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摘　 要:针对某航天飞行器舵机的要求ꎬ设计出双输入行星减速器ꎬ并在三维建模软件中建立

模型ꎮ 在动力学仿真软件 ＡＤＡＭＳ 中分别进行多刚体和刚柔耦合的动力学仿真ꎬ得到行星齿轮

的啮合力周期性变化ꎬ其频谱与旋转频率和啮合频率有关ꎬ与理论分析结果接近ꎬ证明了仿真

的准确性和可行性ꎮ 结果表明刚柔耦合的动力学仿真结果啮合冲击和振动较小ꎬ更具有实际

意义ꎬ可为齿轮的减振降噪提供参考ꎮ 运用相位调谐理论能使各行星轮受力均匀、振动减小ꎬ
为减速器的优化设计提供了理论基础ꎮ
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０　 引言

航天飞行器舵机是控制飞行器调整飞行姿态的关键

部件ꎬ现多采用机电伺服系统ꎬ包括电机、减速器和滚珠丝

杠等ꎬ本文的研究对象为某航天飞行器舵机所用的减速

器ꎮ
传统的单输入减速器不能满足航天飞行器舵机伺服

系统的高可靠性要求ꎬ所以采用余度设计技术ꎬ设计出双

输入行星减速器ꎬ当一端输入出现故障时ꎬ另一端输入仍

然可以正常工作ꎬ由此提高了飞行器的可靠性和安全

性[１] ꎮ
双输入行星减速器的啮合冲击、振动响应和动态啮合

力都比较复杂ꎬ所以ꎬ进行动力学特性分析具有很重要的

意义ꎮ 近年来ꎬ国内外许多学者对行星齿轮机构的动力学

问题进行了研究ꎬ内容包括动态响应、抑制振动和噪声

等[２－４] ꎮ 但是不少研究中将齿轮作为刚体ꎬ为了更加精确

地求解模型ꎬ需要对部分齿轮柔性化ꎬ建立刚柔耦合的行

星齿轮系统ꎮ
随着虚拟样机技术的不断发展ꎬ许多复杂系统都得以

研究ꎮ 建立行星齿轮啮合模型并进行动力学仿真也成为

虚拟样机技术应用中的一例ꎮ 本文通过 Ｃｒｅｏ 和 ＡＤＡＭＳ
软件建立双输入行星减速器的虚拟样机模型ꎬ通过多刚体

动力学仿真和刚柔耦合的动力学仿真ꎬ得到输出转速和啮

合力的变化规律ꎬ并对其进行频谱分析ꎬ为系统的可靠性、
振动特性和优化设计提供一定参考ꎮ

１　 动力学模型的建立及参数选取

１.１　 动力学模型的建立

由于要求减速器体积小ꎬ传动效率高ꎬ所以采用小模

数齿轮ꎮ 所有齿轮材料采用 ２０ＣｒＭｎＴｉꎬ渗碳淬火处理ꎬ表
面硬度 ５６~６０ＨＲＣꎮ 行星架材料采用 ４０Ｃｒꎮ 图 １ 为双输

入行星减速器机构简图ꎬ表 １ 列出了各齿轮的参数ꎮ
齿轮轴 １ 和齿轮轴 ６ 为输入轴ꎬ行星架 Ｈ 为输出轴ꎮ
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输入轴的最大转速为 ６ ０００ ｒ / ｍｉｎꎬ额定输出转矩为 ２５
Ｎ􀅰ｍꎮ 当齿轮轴 １ 和齿轮轴 ６ 同时输入且转速相同ꎬ即
正常工作时ꎬ传动比为 ２.５ꎻ当电机 １ 故障时ꎬ制动器 １ 制

动ꎬ只有齿轮轴 １ 作为输入ꎬ传动比为 ５ꎻ电机 ２ 故障时ꎬ
制动器 ２ 制动ꎬ只有齿轮轴 ６ 作为输入ꎬ传动比为 ５ꎮ
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图 １　 双输入行星减速器机构简图

表 １　 各齿轮参数

齿轮 齿数 模数 / ｍｍ 螺旋角 / (°)

ｚ１ ２１ ０.６ １２

ｚ２ ３１ ０.６ １２

ｚ３ ８４ ０.６ １２

ｚ４ ７６ ０.８ ０

ｚ５ ４７ ０.８ ０

ｚ６ １９ ０.８ ０

　 　 在三维软件 Ｃｒｅｏ 中建立行星减速器的齿轮模型并进

行无干涉装配ꎬ得到装配体如图 ２ 所示ꎮ

图 ２　 双输入行星减速器齿轮装配模型

将 Ｃｒｅｏ 中的装配模型导入 ＡＤＡＭＳ 中ꎬ为了简化模

型ꎬ将支撑行星轮的销轴与行星架做成一体ꎬ并对齿轮模

型进行简化ꎮ 设置各零件的材料属性ꎬ并添加如下约束:
１) 齿轮 １ 与基体之间的转动副ꎻ
２) 行星架与基体之间的转动副ꎻ
３) 齿圈与基体之间的转动副ꎻ
４) 齿轮 ５ 与基体之间的转动副ꎻ
５) 齿轮 ６ 与基体之间的转动副ꎻ
６) 齿轮 １ 与 ３ 个行星轮之间的接触ꎻ
７) 齿圈与 ３ 个行星轮之间的接触ꎻ

８) 销轴与 ３ 个行星轮之间的接触ꎻ
９) 齿圈与齿轮 ５ 之间的接触ꎻ
１０) 齿轮 ５ 与齿轮 ６ 之间的接触ꎮ

１.２　 接触定义中参数的选取

ＡＤＡＭＳ 中有 ２ 种计算接触力的方法ꎬ分别是补偿法

(ｒｅｓｔｉｔｕｔｉｏｎ)和冲击函数法(ｉｍｐａｃｔ)ꎮ 其中ꎬ补偿法通过定

义惩罚系数和补偿系数来模拟接触ꎬ参数较难精确地设

置ꎬ所以选用冲击函数法ꎮ Ｉｍｐａｃｔ 函数的广义表达式为:

Ｆ＝
０　 　 　 　 　 δｉ<０

Ｋδｅ
ｉ ＋Ｃδ

􀅰

ｉ 　 　 δｉ>０
{ (１)

式中:Ｆ 为接触力(Ｎ)ꎻ Ｋ 为接触刚度(Ｎ / ｍｍ３ / ２)ꎻδｉ 为最

大穿透深度(ｍｍ)ꎻδ
􀅰

ｉ 为接触点的法向相对速度(ｍｍ / ｓ)ꎻ
ｅ 为接触力指数ꎻＣ 为阻尼系数(Ｎ􀅰ｓ / ｍｍ)ꎮ

所以ꎬ在定义接触时需要确定接触刚度、最大穿透深

度、阻尼系数和接触力指数 ４ 个参数ꎮ
１) 接触刚度取决于两零件的材料和形状ꎮ 根据赫兹

理论ꎬ对于一对啮合的齿轮ꎬ接触刚度由式(２)得出

Ｋ＝ ４
３
Ｒ

１
２ Ｅ (２)

其中: １
Ｒ

＝ １
Ｒ１

± １
Ｒ２

(外啮合取“ ＋”ꎬ内啮合取“ －”)ꎬＲ１ 和

Ｒ２ 为两齿轮在接触点的曲率半径ꎬ由于齿轮的变位ꎬ可由

齿轮的节圆半径代替ꎻ １
Ｅ

＝
１－ν２

１

Ｅ１
＋
１－ν２

２

Ｅ２
ꎬＥ１ 和 Ｅ２ 为两齿轮

材料的弹性模量ꎬｖ１ 和 ｖ２ 为两齿轮材料的泊松比ꎮ 故可

计算出各对接触齿轮的接触刚度ꎬ如表 ２ 所示ꎮ

表 ２　 各对齿轮接触刚度 单位:Ｎ / ｍｍ３ / ２ 　

齿轮副 １－２ ２－３ ４－５ ５－６

刚度 ２.９８×１０５ ５.８５×１０５ ５.１７×１０５ ３.５４×１０５

　 　 ２) 最大穿透深度 δｉ 是阻尼达到最大值时的穿透值ꎬ
根据经验数据和反复试验ꎬ可取 ０.１ｍｍꎮ

３) 接触力指数 ｅ 反映了材料的非线性程度ꎬ也称为

刚度项的贡献因子ꎮ 根据赫兹接触理论ꎬ对于金属之间的

接触常取 １.３~１.５ꎬ本文取 １.５ꎮ
４) 阻尼系数 Ｃ 反映了系统损耗能量的能力ꎬ根据经

验数据ꎬ阻尼系数一般取 １０ ~ １００ Ｎ􀅰ｓ / ｍｍꎬ本文取 ５０
Ｎ􀅰ｓ / ｍｍ[５] ꎮ

２　 多刚体的动力学仿真

２.１　 仿真参数设置

为了模拟双输入行星减速器在正常工作和某一端输

出轴故障的工作状态ꎬ将电机 １ 的转速设置为:０ ｓ ~ ０.３ ｓ
为电机启动阶段ꎬ０.３ ｓ 时电机转速达到 ６ ０００ ｒ / ｍｉｎꎬ０.３ ｓ~
０.５ ｓ 保持转速ꎬ０.５ ｓ~ ０.８ ｓ 为制动阶段ꎬ０.８ ｓ ~ １ ｓꎬ电机停

转ꎮ 电机 ２ 的转速设置为:０ ｓ ~ ０.３ ｓ 为电机启动阶段ꎬ
０.３ ｓ时电机转速达到 ６ ０００ ｒ / ｍｉｎꎬ０.３ ｓ~１ ｓ 保持转速ꎮ

在 ＡＤＡＭＳ 中定义电机 １和电机 ２的转速函数分别为:
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􀅰信息技术􀅰 刘凯文ꎬ等􀅰基于 ＡＤＡＭＳ 的双输入行星减速器刚柔耦合动力学分析

ＳＴＥＰ(ｔｉｍｅꎬ０ꎬ０ꎬ０.３ꎬ３６０００ｄ)＋ＳＴＥＰ(ｔｉｍｅꎬ０.５ꎬ０ꎬ０.８ꎬ
－３６０００ｄ )＋ＳＴＥＰ( ｔｉｍｅ ꎬ０.８ꎬ０ꎬ１ꎬ ０ )

ＳＴＥＰ(ｔｉｍｅꎬ０ꎬ０ꎬ０.３ꎬ３６０００ｄ )＋ＳＴＥＰ(ｔｉｍｅꎬ ０.３ꎬ ０ꎬ１ꎬ
０)

电机 １ 和电机 ２ 的转速曲线如图 ３、图 ４ 所示ꎮ
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图 ３　 电机 １ 转速曲线
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图 ４　 电机 ２ 转速曲线

最后ꎬ在行星架上施加负载转矩－２５ ０００ Ｎ􀅰ｍｍꎬ建立

起多刚体动力学模型ꎬ如图 ５ 所示ꎮ

图 ５　 多刚体动力学模型

设置仿真时间为 １ ｓꎬ步数为 ５ ０００ 步ꎮ

２.２　 仿真结果分析

１) 行星轮系的旋转频率与啮合频率

旋转频率是单位时间内齿轮所转周数ꎬ也称为转频ꎬ
计算式为:

ｆＡ ＝ｎＡ / ６０ (３)
啮合频率是指一对齿轮单位时间内啮合的次数ꎬ相互

啮合的齿轮啮合频率相同ꎮ 对于行星轮系部分ꎬ啮合频率

为:
ｆｍ ＝( ｆｓ－ｆＨ) ｚｓ (４)

式中:ｆｓ、ｆＨ 分别为太阳轮和行星架的转频ꎻｚｓ 为太阳轮齿

数ꎮ
对于双输入行星减速器ꎬ在双输入阶段ꎬ啮合频率

ｆｍ ＝( ｆ１－ｆＨ) ｚ１ ＝
ｎ１－ｎＨ

６０
ｚ１ ＝

６ ０００－２ ４００
６０

×２１＝ １ ２６０

在单输入阶段ꎬ啮合频率

ｆｍ ＝( ｆ１－ｆＨ) ｚ１ ＝
ｎ１－ｎＨ

６０
ｚ１ ＝

６ ０００－１ ２００
６０

×２１＝ １ ６８０

２) 行星架输出转速分析

图 ６ 为输出件行星架的输出转速曲线ꎬ在 ０. ３ ｓ ~
０.５ ｓ之间处于双输入工作状态ꎬ行星架平均转速为

１４ ３９８° / ｓ(２ ３９９.７ ｒ / ｍｉｎ)ꎬ与理论计算值 ２ ４００ ｒ / ｍｉｎ 接

近ꎮ 在 ０.８ ｓ~ １ ｓ 之间处于单输入工作状态ꎬ行星架平均

转速为 ７ ２０２° / ｓ ( １ ２００. ３ ｒ / ｍｉｎ)ꎬ与理论计算值 １ ２００
ｒ / ｍｉｎ接近ꎮ
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图 ６　 行星架转速曲线

３) 啮合力分析

以齿轮 １ 和其中一个行星轮之间的啮合力为例ꎬ图
７ａ)为啮合力曲线ꎮ 由于存在啮合冲击ꎬ啮合力呈现一定

的波动ꎬ整体呈周期性变化ꎮ 可以直观地看出ꎬ在 ０.３ ｓ ~
０.５ ｓ 之间出现了 ８ 个周期ꎬ频率为 ４０Ｈｚꎮ 在 ０.８ ｓ ~ １ ｓ 之

间出现了 ４ 个周期ꎬ频率为 ２０Ｈｚꎮ
虽然能直观地看出啮合力的低频频率ꎬ但是还需要进

一步得到啮合力的高频频率 ꎮ 在 ＡＤＡＭＳ 后处理中可以

通过快速傅里叶变换(ＦＦＴ)得到双输入和单输入时啮合

力的幅值频谱图ꎮ
在双输入状态啮合力频谱图 ７ｂ)中ꎬ第 １ 个波峰为

３８.９ Ｈｚꎬ与行星架的旋转频率 ４０Ｈｚ 接近ꎬ之后的波峰为

１ ２６０.２ Ｈｚ、２ ５２０.４ Ｈｚ 等ꎬ基本为啮合频率 １ ２６０Ｈｚ 的整数

倍ꎮ
在单输入状态啮合力频谱图 ７ｃ)中ꎬ第 １ 个波峰为

１９.６ Ｈｚꎬ与行星架的旋转频率 ２０Ｈｚ 接近ꎬ之后的波峰为

１ ６７９.１ Ｈｚ、３ ３５８.２ Ｈｚ 等ꎬ基本为啮合频率 １ ６８０Ｈｚ 的整数

倍ꎮ
由频谱图可以看出ꎬ啮合力存在明显的调制现象ꎬ载

波频率为啮合频率ꎬ调制频率为旋转频率[６] ꎮ
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图 ７　 多刚体仿真齿轮 １ 与行星轮啮合力曲线

３　 刚柔耦合的动力学仿真

在多刚体动力学仿真中ꎬ将所有的构件都当作刚体ꎬ
在力的作用下不会变形ꎬ但是刚性系统的动力学仿真往往

不能满足所需要的求解精度ꎬ也不符合实际情况ꎮ 在本文

设计的双输入行星减速器轮系中ꎬ齿轮 ５ 和齿轮 ６ 转速较

高ꎬ受力较大ꎬ将其当作柔性体处理ꎬ其他构件仍作为刚性

体ꎬ这就构成了刚柔耦合系统ꎬ既有构件的刚性运动ꎬ又有

柔性件的弹性变形[７] ꎮ
使用刚性区域法创建柔性体ꎬ利用 ＡＮＳＹＳ 软件生成

模态中性文件 ＭＮＦꎬ主要步骤为:定义单元类型ꎬ设置材

料属性ꎬ划分网格ꎬ创建两个关键点ꎬ对关键点进行网格划

分ꎬ创建刚性区域如图 ８ 所示ꎬ最后输出模态中性文件ꎮ
将生成的中性文件导入 ＡＤＡＭＳ 中ꎬ替代之前的刚性体ꎬ
重新定义柔性体的转动副、接触力和转速ꎬ其他条件不变ꎬ
仿真时间为 １ ｓꎬ步数为 ５ ０００ 步ꎬ进行刚柔耦合的动力学

仿真ꎮ

 

图 ８　 齿轮 ５ 和齿轮 ６ 的刚性区域

图 ９ａ)为齿轮 １ 和其中 １ 个行星轮之间的啮合力曲

线ꎬ啮合力的平均值为 ３１９.２ Ｎꎬ与多刚体模型的 ３２１.２ Ｎ
接近ꎮ

图 ９ｂ)为啮合力在双输入状态下的频谱图ꎬ第 １ 个波

峰为 ３９.３ Ｈｚꎬ与行星架的旋转频率 ４０Ｈｚ 接近ꎬ第 ２ 个波

峰为 １ ２６１.８ Ｈｚꎬ与啮合频率接近ꎬ这与多刚体模型结果很

相似ꎬ说明仿真结果正确ꎮ 但是ꎬ与图 ７ｂ)相比ꎬ刚柔耦合

模型的振动幅值小ꎬ说明了柔性体的存在使振动减小ꎬ这
也更符合实际情况[８] ꎮ 单输入状态下的频谱图有同样的

结果ꎮ
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图 ９　 刚柔耦合仿真齿轮 １ 与行星轮啮合力曲线

行星架输出转速与多刚体仿真结果平均值接近ꎬ但是

放大任一位置的曲线ꎬ如图 １０ 所示ꎬ可以看出刚柔耦合模

型的转速(图中虚线)波动较小ꎬ这是由于柔性体的存在ꎬ
齿轮在啮入啮出时的冲击能量被柔性体吸收ꎮ

通过分析行星轮啮合力、齿轮 ５、齿轮 ６ 啮合力等均

发现ꎬ刚柔耦合模型得到的曲线波动相对平稳ꎬ幅值很少

有较大的突变ꎬ振动较小ꎮ 所以ꎬ刚柔耦合的动力学仿真

与减速器的实际工作状况更加符合ꎮ
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图 １０　 多刚体仿真与刚柔耦合仿真行星架输出转速局部曲线

４　 啮合相位对行星齿轮啮合力的影响

在理论计算行星齿轮受力时ꎬ认为所有的行星轮受力

均匀ꎬ但在动力学仿真结果中ꎬ行星轮啮合力的大小与相

位都不同ꎬ而且波动很大ꎮ 图 １１ 为 ０.４ ｓ 左右 ３ 个行星齿

轮啮合力曲线ꎮ
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图 １１　 ０.４ 秒左右 ３ 个行星轮啮合力曲线

这是由于 ３ 个齿轮与齿轮 １ 存在啮合相位差ꎬ即在每

一瞬间ꎬ３ 个行星轮与齿轮 １ 的啮合状态不同ꎬ而且这种

􀅰９２１􀅰
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相位差对行星齿轮系统的振动特性有很大影响ꎮ 基于这

种现象ꎬＳｅａｇｅｒ 和 Ｋａｈｒａｍａｎ 研究出了相位调谐理论[９－１０] ꎬ
得到了无相位差的条件:中心轮和内齿圈的齿数必须是行

星轮个数的整数倍ꎬ即:
ｚ１
ｋ

＝整数

ｚ３
ｋ

＝整数

ì

î

í

ï
ï

ï
ï

(５)

式中:ｚ１、ｚ３ 分别为中心轮和内齿圈的齿数ꎬｋ 为行星轮的

个数ꎮ 根据同心条件ꎬ在齿轮不变位时ꎬ内齿圈齿数与中

心轮齿数之差为行星轮齿数的 ２ 倍ꎬ所以ꎬ无相位差行星

齿轮传动中行星轮的齿数也是行星轮个数的整数倍[１１] ꎬ
即要满足 ｚ２ / ｋ＝整数ꎮ

为此重新选取了行星齿轮部分的齿数ꎬ ｚ１ ＝ ２４ꎬ ｚ２ ＝
３６ꎬｚ３ ＝ ９６ꎬ并重新建立刚柔耦合的动力学模型并仿真ꎬ得
到的 ３ 个行星轮的受力情况如图 １２ 所示ꎮ 可以看到ꎬ３
个行星轮的受力基本没有波动ꎬ说明振动很小ꎮ
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图 １２　 无相位差 ３ 个行星轮啮合力曲线

所以如果行星齿轮满足无相位差条件ꎬ就能够实现最

大程度的降噪ꎬ也能抑制某些平移振动和扭转振动ꎮ 相位

调谐理论为行星减速器的优化设计提供了理论基础ꎮ

５　 结语

１) 利用三维建模软件 Ｃｒｅｏ 建立起双输入行星减速

器的齿轮模型ꎬ基于接触碰撞理论在动力学仿真软件

ＡＤＡＭＳ中分别建立多刚体动力学模型和刚柔耦合的动力

模型ꎬ通过分析结果可以发现ꎬ两种模型计算得到的行星

架输出转速满足传动比ꎬ啮合力存在调制现象ꎬ与理论分

析接近ꎬ证明了仿真的准确性和可行性ꎮ
２) 对比两种仿真结果可知ꎬ刚柔耦合模型能缓冲啮

合冲击ꎬ减小振动幅值ꎬ比较符合实际中的齿轮传动系统ꎬ
更具有实际运用意义ꎮ

３) 行星齿轮啮合相位差对行星齿轮的啮合力影响较

大ꎬ可以运用相位调谐理论对行星轮系进行设计ꎬ达到振

动最小的理想效果ꎮ
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低动力包传递给基础的振动ꎮ

２) Ｍｏｏｎｅｙ－Ｒｉｖｌｉｎ 模型更能准确地描述橡胶小变形

区间(２５％以内)的超弹特性ꎬ通过在橡胶堆上开槽能够在

垂向刚度变化不大的情况下ꎬ有效控制隔振器横、纵向水

平刚度ꎮ
３) 并联阻尼器ꎬ能够改善由垂向刚度降低带来的振

动烈度增大问题ꎬ虽会一定程度上增大动反力幅值ꎬ但仍

低于原始隔振器方案下的动反力ꎮ
４) 采用本文提出的隔振器优化方案ꎬ能够有效地提

升动力机组双层隔振系统隔振性能ꎮ
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