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摘　 要:根据某航天飞行器技术要求ꎬ设计 ＷＷＷ 型双输入行星减速器ꎮ 介绍了该减速器的结

构组成和工作原理ꎮ 利用集中质量法建立 ＷＷＷ 型双输入行星减速器传动系统的动力学数学

模型ꎬ并对行星齿轮减速器的传动系统进行振动特性分析ꎻ借助 ＭＡＴＬＡＢ 软件求出减速器的固

有频率ꎻ基于有限元分析软件 ＡＮＳＹＳ Ｗｏｒｋｂｅｎｃｈ 模态分析模块创建减速器齿轮传动系统的模

型并求解固有频率ꎬ对比两种方法所得的结果ꎬ为规避减速器传动系统的共振提供了重要的参

考数据ꎮ
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中图分类号:ＴＨ１３２.４６　 　 文献标志码:Ｂ　 　 文章编号:１６７１￣５２７６(２０２１)０４￣００２７￣０５

Ｒｅｓｅａｒｃｈ ｏｎ Ｖｉｂｒａｔｉｏｎ Ｃｈａｒａｃｔｅｒｉｓｔｉｃｓ ｏｆ Ｔｒａｎｓｍｉｓｓｉｏｎ Ｓｙｓｔｅｍ ｏｆ ＷＷＷ Ｔｙｐｅ Ｄｏｕｂｌｅ
Ｉｎｐｕｔ Ｐｌａｎｅｔａｒｙ Ｒｅｄｕｃｅｒ

ＺＨＡＮＧ Ｋｕａｎꎬ ＺＨＡＮＧ Ｑｉｎｇ
(Ｓｃｈｏｏｌ ｏｆ Ｍｅｃｈａｎｉｃａｌ Ｅｎｇｉｎｅｅｒｉｎｇꎬ Ｎａｎｊｉｎｇ Ｕｎｉｖｅｒｓｉｔｙ ｏｆ Ｓｃｉｅｎｃｅ ａｎｄ Ｔｅｃｈｎｏｌｏｇｙꎬ Ｎａｎｊｉｎｇ ２１００９４ꎬ Ｃｈｉｎａ)

Ａｂｓｔｒａｃｔ: Ａｃｃｏｒｄｉｎｇ ｔｏ ｔｈｅ ｔｅｃｈｎｉｃａｌ ｒｅｑｕｉｒｅｍｅｎｔｓ ｏｆ ａ ｓｐａｃｅｃｒａｆｔꎬ ｔｈｅ ＷＷＷ ｔｙｐｅ ｄｏｕｂｌｅ ｉｎｐｕｔ ｐｌａｎｅｔａｒｙ ｒｅｄｕｃｅｒ ｗａｓ ｄｅｓｉｇｎｅｄꎬ
ａｎｄ ｉｔｓ ｓｔｒｕｃｔｕｒｅ ａｎｄ ｗｏｒｋｉｎｇ ｐｒｉｎｃｉｐｌｅ ｗｅｒｅ ｉｎｔｒｏｄｕｃｅｄ. Ｔｈｅ ｍａｓｓ ｃｏｎｃｅｎｔｒａｔｉｏｎ ｍｅｔｈｏｄ ｗａｓ ｕｓｅｄ ｔｏ ｅｓｔａｂｌｉｓｈ ｔｈｅ ｄｙｎａｍｉｃ
ｍａｔｈｅｍａｔｉｃａｌ ｍｏｄｅｌ ｏｆ ＷＷＷ ｔｙｐｅ ｄｏｕｂｌｅ ｉｎｐｕｔ ｐｌａｎｅｔａｒｙ ｒｅｄｕｃｅｒ ｔｒａｎｓｍｉｓｓｉｏｎ ｓｙｓｔｅｍ. Ｔｈｅ ｖｉｂｒａｔｉｏｎ ｃｈａｒａｃｔｅｒｉｓｔｉｃｓ ｏｆ ｐｌａｎｅｔａｒｙ ｇｅａｒ
ｒｅｄｕｃｅｒ ｔｒａｎｓｍｉｓｓｉｏｎ ｓｙｓｔｅｍ ｗｅｒｅ ｓｔｕｄｉｅｄ. Ｂｙ ＭＡＴＬＡＢ ｓｏｆｔｗａｒｅꎬ ｔｈｅ ｉｎｈｅｒｅｎｔ ｆｒｅｑｕｅｎｃｙ ｏｆ ｔｈｅ ｒｅｄｕｃｅｒ ｗａｓ ｃａｌｃｕｌａｔｅｄ. Ｂａｓｅｄ ｏｎ ｔｈｅ
ｍｏｄａｌ ａｎａｌｙｓｉｓ ｓｏｆｔｗａｒｅ ＡＮＳＹＳ Ｗｏｒｋｂｅｎｃｈꎬ ａ ｍｏｄｅｌ ｏｆ ｔｈｅ ｒｅｄｕｃｅｒ ｇｅａｒ ｄｒｉｖｅ ｓｙｓｔｅｍ ｗａｓ ｃｒｅａｔｅｄ ｔｏ ｓｏｌｖｅ ｔｈｅ ｉｎｈｅｒｅｔｅｎ ｆｒｅｑｕｅｎｃｙ.
Ｔｈｅ ｒｅｓｕｌｔｓ ｏｆ ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎ ｏｎ ｔｗｏ ｍｅｔｈｏｄｓ ｐｒｏｖｉｄｅ ｉｍｐｏｒｔａｎｔ ｒｅｆｅｒｅｎｃｅ ｆｏｒ ａｖｏｉｄｉｎｇ ｔｈｅ ｒｅｓｏｎａｎｃｅ ｏｆ ｔｈｅ ｒｅｄｕｃｅｒ ｄｒｉｖｅ ｓｙｓｔｅｍ.
Ｋｅｙｗｏｒｄｓ: ｄｏｕｂｌｅ ｉｎｐｕｔ ｐｌａｎｅｔａｒｙ ｒｅｄｕｃｅｒꎻ ｖｉｂｒａｔｉｏｎ ｃｈａｒａｃｔｅｒｉｓｔｉｃｓꎻ ｆｉｎｉｔｅ ｅｌｅｍｅｎｔ ａｎａｌｙｓｉｓꎻ ｉｎｈｅｒｅｎｔ ｆｒｅｑｕｅｎｃｙ

０　 引言

减速器作为航天航空飞行器伺服传动系统关键部

件之一ꎬ其在工作时产生的振动会严重影响传动系统

的精度以及减速器的寿命ꎮ 沈稼耕等人研究了两组不

同啮合相位的行星齿轮传动系统对人字齿行星齿轮传

动系统振动特性的影响 [１] ꎻ刘凯文等人利用刚柔耦合

模型对 ＮＧＷ 型行星齿轮减速器传动系统进行振动特

性分析 [２] ꎮ 本文利用理论法和有限元法分别计算行星

齿轮传动系统固有频率ꎬ并与影响激励频率对比分析ꎬ
验证了振动特性对减速器的重要性ꎬ为减速器避开共

振频率提供参考依据ꎮ

１　 ＷＷＷ 型双输入行星减速器的结
构及工作原理

　 　 航天伺服双输入差速装置常选用结构简单的 ２Ｋ－Ｈ
型轮系ꎮ 圆柱齿轮 ２Ｋ－Ｈ 型轮系按结构分类主要有 ＮＧＷ
型、ＮＷ 型、ＮＮ 型、ＷＷ 型ꎮ 前 ３ 种结构都包含有内齿轮ꎬ
而小尺寸硬齿面精密内齿轮加工困难ꎬ限制了这类行星轮

系在高转速、高精度传动场合的应用ꎮ ＷＷ 型轮系都是由

外啮合齿轮组成ꎬ小模数外齿轮可磨齿加工ꎬ获得较高精

度的硬齿面齿轮ꎬ但 ＷＷ 型差速轮系是正号机构ꎬ传动效

率低ꎬ传动比大时甚至发生自锁ꎬ不适合用做动力传动ꎮ
因此在 ＷＷ 型差速轮系的基础上构建新型 ＷＷＷ 型的外

啮合圆柱齿轮差动轮系ꎬ既便于磨齿加工获得高精度ꎬ又
具有高的传动效率ꎬ适用于动力传动ꎮ

利用 ＣＡＸＡ 软件绘制 ＷＷＷ 型双输入行星减速器的

机构及装配简图如图 １ 所示ꎮ 减速器由 １ 个 ＷＷＷ 型 ２Ｋ
－Ｈ 负号差动轮系和 １ 个定轴轮系组合而成ꎮ 齿轮轴 １ 和

齿轮轴 ６ 为两输入轴ꎬ齿轮 １ 和齿轮 ２ 为太阳轮ꎬ齿轮 ３、
齿轮 ４ 为行星轮ꎬ行星架 Ｈ 为输出轴ꎮ 齿轮 ２、齿轮 ５、齿
轮 ６ 组成定轴齿轮传动ꎮ 齿轮 １、齿轮 ４、齿轮 ３、齿轮 ２ 和

行星架 Ｈ 组成两自由度的行星齿轮传动ꎬ该行星齿轮传

动均为外啮合ꎮ 正常工作时ꎬ由齿轮轴 １ 和齿轮轴 ６ 同时

输入动力源ꎬ转换后传动比为 ２.５ꎻ当电机 １ 故障时ꎬ齿轮

轴 １ 制动ꎬ只有齿轮轴 ６ 作为输入源ꎬ转换传动比为 ５ꎻ电
机 ２ 故障时同理可保证传动比为 ５ꎮ

该轮系中有 ３ 对外啮合齿轮ꎬ故称为 ＷＷＷ 型行星轮

系ꎬ其转化机构传动比为 ｉＨ
１２
＝ －ｚ２ / ｚ１ <０ꎬ为负号机构ꎮ 通

７２
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图 １　 ＷＷＷ 型行星减速器的机构及装配简图

过改变 ｚ１ 和 ｚ２ 的齿数配比ꎬ可以获得范围较广的传动比ꎬ
并且传动效率高ꎮ 其主要特点是轮系中未采用内齿轮ꎬ在
小尺寸精密传动中避免了高精度内齿轮的加工ꎬ各齿轮参

数如表 １ 所示ꎮ

表 １　 各齿轮参数

齿轮 齿数 ｚ 模数 ｍ 变位系数 ｘ

ｚ１ ２４ ０.６ ０

ｚ２ ９６ ０.６ ０

ｚ３ ２２ ０.６ ０

ｚ４ ３６ ０.６ ０

ｚ５ ６７ ０.６ ０.１６

ｚ６ ２４ ０.６ ０.１７

　 　 利用三维建模软件 ＣＲＥＯꎬ建立各构件的三维模型并

进行模型的虚拟装配ꎬ装配三维图如图 ２ 所示ꎮ

图 ２　 三维装配模型

２　 行星减速器传动系统数学建模

ＷＷＷ 型双输入行星减速器的齿轮传动系统由差动

轮系和定轴轮系两部分组成ꎮ 定轴轮系中齿轮转动时轴

线位置固定ꎬ适宜采用固定坐标系建立振动数学模型ꎮ 差

动轮系中行星齿轮在绕中心轮转动的同时还会绕自身中

心轴线自转ꎬ齿轮在啮合传动时坐标系是变化的ꎬ所以行

星齿轮 ３ 和齿轮 ４ 应该采用动坐标系建立振动数学模型ꎮ
基于行星架建立差动轮系的动坐标系ꎬ并以行星齿轮的中

心位置为动坐标原点可得差动轮系端面动力学模型示意

图ꎬ如图 ３ 所示ꎮ
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图 ３　 差动轮系端面动力学模型示意图

　 　 如图 ３ 所示ꎬ首先选择行星架、中心轮 １ 和中心轮 ２
共同的回转中心 Ｏ 为原点ꎬ建立它们各自的动坐标系ꎬ分
别表示为{ｘＨꎬｙＨꎬｚＨ}、{ ｘ１ꎬｙ１ꎬｚ１}、{ ｘ２ꎬｙ２ꎬｚ２}ꎻ各坐标系

均以 ωＨ 的角速度随行星架和中心轮中心转动ꎻ接着以行

星轮回转中心为动坐标系中心建立两组行星轮的动坐标

系ꎬ行星齿轮 ３ 的动坐标系为{ｘｐｉꎬｙｐｉꎬｚｐｉ}ꎬ其中 ｉ＝ １ꎬ２ꎬ３ꎬ
４ꎻ行星齿轮 ４ 的动坐标系为{ ｘｑｉꎬｙｑｉꎬｚｑｉ}ꎬ其中 ｉ ＝ １ꎬ２ꎬ３ꎬ
４ꎬ两组行星齿轮的动坐标系均以 ωＨ 的角速度随行星架

转动ꎮ 因为第 ｉ 个行星轮中心与行星架中心的连线和行

星架动坐标系沿 ｘＨ 轴的夹角为 ΦｉꎬΦｉ ＝ ２π( ｉ－１) / ４ꎬ所以

行星齿轮 ３ 中动坐标系各轴方向可以进行定义ꎬｘｐｉ轴沿夹

角 Φｉ 正方向向外ꎬｙｐｉ轴垂直于夹角方向并与行星架转向

相同ꎬｚｐｉ轴由行星轮中心垂直指向外ꎬ行星齿轮 ４ 坐标轴

定义同理可得ꎮ 对于定轴轮系ꎬ采用定坐标系为{ ｘ ｊꎬｙ ｊꎬ
ｚ ｊ}ꎬ其中 ｊ＝ ２ꎬ５ꎬ６ꎬ分别表示齿轮 ２、齿轮 ５ 和齿轮 ６ꎮ 最

后各构件沿横向振动的微位移用 ｘｎ、ｙｎ 表示ꎬ沿轴向振动

的微位移用 ｚｎ 表示ꎬ扭转振动的微位移用 ｕｎ 表示ꎬ其中

ｎ＝ １ꎬ２ꎬꎬ５ꎬ６ꎬＨꎮ
在对减速器传动系统模型进行动力学分析时ꎬ为了简

化模型ꎬ方便计算ꎬ进行了以下假设:１)采用集中质量法ꎬ将
啮合轮齿和轴承支撑简化为弹簧ꎬ将齿轮和行星架等构件

视作集中刚体质量块ꎻ２)忽略齿侧间隙、综合误差和轮齿间

的相互滑动及摩擦的影响ꎻ３)系统只需建立无阻尼自由振

动方程ꎬ故忽略阻尼的影响ꎻ４)两组行星齿轮中每个齿轮的

质量、结构、转动惯量和啮合刚度等完全一致ꎮ

２.１　 传动系统相对位移分析

１)行星轮系弹性形变分析

假设中心轮指向行星轮的方向为啮合线正方向ꎬ根据

图 ３ 中差动轮系端面动力学模型示意图进行齿轮端面啮

合角、啮合刚度和支撑刚度的定义ꎬαｔ１４为中心轮 １ 与行星

轮 ４ 的端面啮合角ꎬαｔ４３为行星轮 ４ 与行星轮 ３ 的端面啮

合角ꎬαｔ２３为中心轮 ２ 与行星轮 ３ 的端面啮合角ꎻｋ１４为中心

轮 １ 与行星轮 ４ 的啮合刚度ꎬｋ４３为行星轮 ４ 和行星轮 ３ 啮

合刚度ꎬｋ２３为中心轮 ２ 与行星轮 ３ 的啮合刚度ꎻｋ１、ｋ２、ｋ３、
ｋ４ 分别为中心轮和行星轮的支撑刚度ꎮ 利用定义好的齿

轮参数进行简单的数学计算可得各传动构件的弹性形变

如下:
中心轮 １ 相对行星轮 ４ 的位移沿啮合线方向投影为

８２
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δ１ꎬｑｉ ＝ｕ１－ｕｑｉ＋ｘ１ｓｉｎ(αｔ１４－Φｉ)－ｘｑｉｓｉｎαｔ１４＋
ｙ１ｃｏｓ(αｔ１４－Φｉ)－ｙｑｉｃｏｓαｔ１４ꎻ

中心轮 ２ 相对行星轮 ３ 的位移沿啮合线方向投影为

δ２ꎬｐｉ ＝ｕ２－ｕｐｉ＋ｘ２ｓｉｎ(αｔ２３－Φｉ)－ｘｐｉｓｉｎαｔ２３＋
ｙ２ｃｏｓ(αｔ２３－Φｉ)－ｙｐｉｃｏｓαｔ２３ꎻ

行星轮 ３ 相对行星轮 ４ 的位移沿啮合线方向投影为

δｑｉꎬｐｉ ＝ｕｑｉ－ｕｐｉ＋ｘｑｉｓｉｎαｔ４３－ｘｐｉｓｉｎαｔ４３＋ｙｑｉｃｏｓαｔ４３－ｙｐｉｃｏｓαｔ４３ꎻ
行星架 Ｈ 相对行星轮 ３ 的相对位移和扭转位移在行

星架坐标系上的投影为

ｘＨꎬｐｉ ＝ ｘＨ－ｕＨｓｉｎΦｉ－ｘｐｉｃｏｓΦｉ＋ｙｐｉｓｉｎΦｉ

ｙＨꎬｐｉ ＝ ｙＨ＋ｕＨｃｏｓΦｉ－ｘｐｉｓｉｎΦｉ－ｙｐｉｃｏｓΦｉ

ｕＨꎬｐｉ ＝ｕＨ－ｙｐｉ
{
行星架 Ｈ 相对行星轮 ４ 的相对位移和扭转位移在行

星架坐标系上的投影为

ｘＨꎬｑｉ ＝ ｘＨ－ｕＨｓｉｎΦｉ－ｘｑｉｃｏｓΦｉ＋ｙｑｉｓｉｎΦｉ

ｙＨꎬｑｉ ＝ ｙＨ＋ｕＨｃｏｓΦｉ－ｘｑｉｓｉｎΦｉ－ｙｑｉｃｏｓΦｉ

ｕＨꎬｑｉ ＝ｕＨ－ｙｑｉ
{
２)定轴轮系弹性形变分析

图 ４ 为定轴传动部分端面动力学模型示意图ꎮ 图中

α２５为齿轮 ２ 与齿轮 ５ 的啮合角ꎬα５６为齿轮 ５ 与齿轮 ６ 的

啮合角ꎻｋ２５为齿轮 ２ 与齿轮 ５ 的啮合刚度ꎬｋ５６为齿轮 ５ 与

齿轮 ６ 的啮合刚度ꎻｋ２、ｋ５、ｋ６ 分别为齿轮 ２、齿轮 ５、齿轮 ６
的支撑刚度ꎮ
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图 ４　 定轴轮系端面动力学模型示意图

齿轮 ５ 相对齿轮 ２ 的位移沿啮合线方向的投影为

δ５ꎬ２ ＝ｕ５－ｕ２＋ｘ５ｓｉｎα２５－ｘ２ｓｉｎα２５－ｙ５ｃｏｓα２５＋ｙ２ｃｏｓα２５ꎻ
齿轮 ６ 相对齿轮 ５ 的位移沿啮合线方向的投影为

δ６ꎬ５ ＝ｕ６－ｕ５＋ｘ６ｓｉｎα５６－ｘ５ｓｉｎα５６＋ｙ６ｃｏｓα５６－ｙ５ｃｏｓα５６ꎮ

２.２　 传动系统动力学微分方程

定义齿轮 １ꎬ２ꎬꎬ６ 和行星架 Ｈ 的质量分别为 ｍ１ꎬ
ｍ２ꎬꎬｍ６ꎬｍＨꎻ齿轮 １ 和齿轮 ６ 的基圆半径分别为 ｒｂ１和
ｒｂ６ꎻ在齿轮 １ 和齿轮 ６ 上的输入转矩为 Ｔ１、Ｔ６ꎬ行星架负载

转矩为 ＴＨꎮ 将各传动构件的弹性形变代入牛顿第二运动

定律ꎬ可得到各构件的动力学微分方程ꎮ
中心轮 １ 的动力学微分方程为:

ｍ１ｘ


１ ＋ ｋ１ｘ１ ＋ ∑
Ｎ

ｉ ＝ １
ｋ１４δ１ꎬｑｉｓｉｎ(αｔ１４ － Φｉ) ＝ ０

ｍ１ｙ


１ ＋ ｋ１ｙ１ ＋ ∑
Ｎ

ｉ ＝ １
ｋ１４δ１ꎬｑｉｃｏｓ(αｔ１４ － Φｉ) ＝ ０

ｍ１ ｚ


１ ＋ ｋ１ｚ ｚ１ ＋ ∑
Ｎ

ｉ ＝ １
ｋ１４δ１ꎬｑｉ ＝ ０

ｍ１ｕ


１ ＋ ∑
Ｎ

ｉ ＝ １
ｋ１４δ１ꎬｑｉ ＝

Ｔ１

ｒｂ１

ì

î

í

ï
ï
ï
ïï

ï
ï
ï
ïï

第 ｉ 个行星轮 ４ 的动力学微分方程为:
ｍｑｉｘ


ｑｉ＋ｋ４(ｘｑｉ－ｘＨｃｏｓΦｉ－ｙＨｓｉｎΦｉ)－

ｋ１４δ１ꎬｑｉｓｉｎαｔ１４＋ｋ４３δｑｉꎬｐｉｓｉｎαｔ４３ ＝ ０

ｍｑｉｙ


ｑｉ＋ｋ４(ｙｑｉ＋ｘＨｓｉｎΦｉ－ｙＨｃｏｓΦｉ)－
ｋ１４δ１ꎬｑｉｃｏｓαｔ１４－ｋ４３δｑｉꎬｐｉｃｏｓαｔ４３ ＝ ０

ｍｑｉ ｚ


ｑｉ－ｋ４ｚ( ｚＨ－ｚｑｉ)－ｋ１４δ１ꎬｑｉ＋ｋ４３δｑｉꎬｐｉ ＝ ０

ｍｑｉｕ


ｑｉ－ｋ１４δ１ꎬｑｉ＋ｋ４３δｑｉꎬｐｉ ＝ ０

ì
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ï
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第 ｉ 个行星轮 ３ 的动力学微分方程为:
ｍｐｉ ｘ


ｐｉ ＋ ｋ３(ｘｐｉ － ｘＨｃｏｓΦｉ － ｙＨｓｉｎΦｉ) ＋

ｋ２３δ２ꎬｐｉｓｉｎαｔ２３ － ｋ４３δｑｉꎬｐｉｓｉｎαｔ４３ ＝ ０

ｍｐｉ ｙ


ｐｉ ＋ ｋ３(ｙｐｉ ＋ ｘＨｓｉｎΦｉ － ｙＨｃｏｓΦｉ) ＋
ｋ２３δ２ꎬｐｉｃｏｓαｔ２３ ＋ ｋ４３δｑｉꎬｐｉｃｏｓαｔ４３ ＝ ０

ｍｐｉ ｚ


ｐｉ － ｋ３ｚ( ｚＨ － ｚｐｉ) ＋ ｋ２３δｑｉꎬｐｉ ＝ ０

ｍｐｉ ｕ


ｐｉ ＋ ｋ２３δ２ꎬｐｉ － ｋ４３δｑｉꎬｐｉ ＝ ０
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î

í
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ï
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ï
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ï
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行星架 Ｈ 的动力学微分方程为:

ｍＨ ｘ


Ｈ ＋ ｋＨｘＨ ＋ ∑
Ｎ

ｉ ＝ １
ｋ３ｘＨꎬｐｉ ＋ ∑

Ｎ

ｉ ＝ １
ｋ４ｘＨꎬｑｉ ＝ ０

ｍＨ ｙ


Ｈ ＋ ｋＨｙＨ ＋ ∑
Ｎ

ｉ ＝ １
ｋ３ｙＨꎬｐｉ ＋ ∑

Ｎ

ｉ ＝ １
ｋ４ｙＨꎬｑｉ ＝ ０

ｍＨ ｚ


Ｈ ＋ ｋＨｚ ｚＨ ＋ ∑
Ｎ

ｉ ＝ １
ｋ３ｚ ｚＨꎬｐｉ ＋ ∑

Ｎ

ｉ ＝ １
ｋ４ｚ ｚＨꎬｑｉ ＝ ０

ｍＨ ｕ


Ｈ － ∑
Ｎ

ｉ ＝ １
ｋ３ｕＨꎬｐｉ － ∑

Ｎ

ｉ ＝ １
ｋ４ｕＨꎬｑｉ ＝ －

ＴＨ
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中心轮 ２ 的动力学微分方程为:

ｍ２ｘ


２＋ ｋ２ｘ２－ ｋ２５δ５ꎬ２ｓｉｎα２５＋∑
Ｎ

ｉ ＝ １
ｋ２３δ２ꎬｐｉｓｉｎ(αｔ２３－Φｉ) ＝ ０

ｍ２ｙ


２＋ ｋ２ｙ２－ ｋ２５δ５ꎬ２ｃｏｓα２５＋∑
Ｎ

ｉ ＝ １
ｋ２３δ２ꎬｐｉｃｏｓ(αｔ２３－Φｉ) ＝ ０

ｍ２ ｚ


２ ＋ ｋ２ｚ ｚ２＋ ∑
Ｎ

ｉ ＝ １
ｋ２３δ２ꎬｐｉ ＝ ０

ｍ２ｕ


２ － ｋ２５δ５ꎬ２ ＋ ∑
Ｎ

ｉ ＝ １
ｋ２３δ２ꎬｐｉ ＝ ０
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齿轮 ５ 的动力学微分方程为:
ｍ５ｘ


５ ＋ ｋ５ｘ５ － ｋ５６δ６ꎬ５ｓｉｎα５６ ＋ ｋ２５δ５ꎬ２ｓｉｎα２５ ＝ ０

ｍ５ｙ


５ ＋ ｋ５ｙ５ － ｋ５６δ６ꎬ５ｃｏｓα５６ － ｋ２５δ５ꎬ２ｃｏｓα２５ ＝ ０

ｍ５ ｚ


５ ＋ ｋ５ｚ ｚ５ ＝ ０

ｍ５ｕ


５ － ｋ５６δ６ꎬ５ ＋ ｋ２５δ５ꎬ２ ＝ ０

ì

î

í

ï
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齿轮 ６ 的动力学微分方程为:
ｍ６ｘ


６ ＋ ｋ６ｘ６ ＋ ｋ５６δ６ꎬ５ｓｉｎα５６ ＝ ０

ｍ６ｙ


６ ＋ ｋ６ｙ６ ＋ ｋ５６δ６ꎬ５ｃｏｓα５６ ＝ ０

ｍ６ ｚ


６ ＋ ｋ６ｚ ｚ６ ＝ ０

ｍ６ｕ


６ ＋ ｋ５６δ６ꎬ５ ＝
Ｔ６

ｒｂ６

ì
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３　 行星减速器振动特性分析

３.１　 齿轮传统系统啮合刚度和支撑刚度的确定

行星减速器工作时ꎬ传动系统齿轮啮合过程中啮合齿

９２
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数是呈周期性变化的ꎬ轮齿承受载荷也是周期性变化的ꎮ
所以啮合刚度也是随时间变化而周期性变化的ꎬ即啮合刚

度是时变刚度ꎮ 时变啮合刚度的计算方法主要有理论计

算方法ꎬ如材料力学法和弹性力学法[３] ꎻ数值计算方法如

有限元法、边界元法和回归法ꎬ其中材料力学法应用较早

也较广泛ꎬ典型方法有石川公式和威伯－班纳斯切克公

式[４] ꎮ 为了简化计算ꎬ本型行星减速器使用平均啮合刚

度代替时变啮合刚度ꎮ 平均啮合刚度表示 １ｍｍ 齿宽上的

刚度ꎬ再将其转换成齿轮对啮合齿宽上的啮合刚度 ｋꎬ利
用石川公式计算平均啮合刚度[５] ꎮ 石川公式计算过程

如下:
ｃγ ＝(０.７５εα＋０.２５)ｃ′

ｋ＝ １０６ｃγｂ
式中:εα 为端面重合度ꎻｃ′为单对齿啮合刚度ꎻｃγ 为 １ｍｍ
齿宽上产生的平均啮合刚度ꎬＮｍｍ－１μｍ－１ꎻｂ 为接触

齿宽ꎬｋ 为接触齿宽上产生的平均啮合刚度ꎬＮ / ｍꎬ计算结

果见表 ２ꎮ

表 ２　 齿轮对啮合刚度

齿轮副 １－４ ４－３ ３－２ ２－５ ５－６

ｃγ / (Ｎｍｍ－１μｍ－１) １０.５２６ １０.１６９ １０.５７９ １６.７７８ １５.９９２

ｋ / (Ｎ / ｍ)×１０８ ０.８４２ ０.８１４ ０.８４６ ３.０２０ ２.８８０

　 　 ＷＷＷ 型双输入行星减速器ꎬ所有轴承均为深沟球轴

承ꎮ 为了简化计算ꎬ根据文献和经验公式直接选取ꎬ取轴承

径向支撑刚度为 １×１０８ Ｎ / ｍꎬ轴向支撑刚度为 １×１０７ Ｎ / ｍꎮ

３.２　 传动系统固有振动特性分析

固有频率是系统的物理特性ꎬ与其所受到的外部载荷

无关ꎮ 在忽略传动系统的外部载荷与阻尼影响的情况下ꎬ
建立 ＷＷＷ 型行星齿轮传动系统的自由振动微分方程

Ｍ Ｘ


＋ＫＸ＝ ０
式中:Ｍ 为传动系统的质量矩阵ꎻＸ 为传动系统的广义坐

标列阵ꎻＫ 为传动系统的总刚度ꎬ包括啮合刚度和支撑

刚度ꎮ
自由振动微分方程对应的特征值问题

ω２
ｉ Ｍϕｉ ＝Ｋϕｉ

式中:ωｉ 和 ϕｉ 分别为第 ｉ 阶固有圆频率和振型矢量ꎬ ｉ ＝
１ꎬｐ１ꎬꎬ６ꎬＨꎮ

进一步得出系统第 ｉ 阶固有频率为

ｆｉ ＝ωｉ / ２π
代入传动系统齿轮基本参数ꎬ求出的质量矩阵和刚度

矩阵为 ５２ 阶矩阵ꎬ借助 ＭＡＴＬＡＢ 软件编程对特征值求

解ꎬ利用 ｅｉｇ 函数求出矩阵的全部特征值ꎬ程序如下(程序

中略去了刚度矩阵和质量矩阵的输入):
Ｅ＝ｅｉｇ( ｉｎｖ(Ｍ)∗Ｋ)ꎻ
Ｅ１＝ｓｑｒｔ(Ｅ)ꎻ
ｆ１ ＝Ｅ１. / (２∗ｐｉ)ꎻ
[ｓꎬｆ２] ＝ ｓｏｒｔ(Ｔ１)ꎻ
运行程序可以得到的所有特征值ꎬ这些特征值即为传

动系统各阶的固有频率ꎮ
由 ＭＡＴＬＡＢ 软件的计算结果可得ꎬＷＷＷ 型行星齿

轮减速器传动系统的最低固有频率为 １ ８４８Ｈｚꎬ所以只有

当影响激励接近或者达到 １ ８４８Ｈｚ 时ꎬ才会引起减速器传

动系统共振ꎮ 相关技术要求给减速器的最高转速为

６ １００ ｒ / ｍｉｎꎬ通过最高旋转频率计算公式

ｆ＝ ｎ
６０

＝ ６ １００
６０

＝ １０１.６７ (Ｈｚ)

可得最高转速下的最高旋转频率为 １０１.６７ Ｈｚꎮ
根据最高啮合频率计算公式ꎬ选定轴轮系

ｆ＝ ｎ
×ｚ
６０

＝ ６ １００×２４
６０

＝ ２ ４４０ (Ｈｚ)

可得最高转速下的最高啮合频率为 ２ ４４０Ｈｚꎮ
最高旋转频率和最高啮合频率都远离理论方法计算

的传动系统最低固有频率 １ ８４８Ｈｚꎬ所以不会引起减速器

共振ꎮ 通过分析传动系统的固有振动特性ꎬ可为减速器工

作时避开共振频率提供依据ꎮ

４　 基于有限元的减速器传动系统模
态分析

　 　 有限元模态分析是通过有限元法计算得出结构部件

特定的固有频率、阻尼比和模态振型的过程ꎮ 其分析过程

是将线性定常系统的自由振动解耦成 Ｎ 个正交的单自由

度振动系统[６] ꎮ 在利用经典的线性理论方法对齿轮传动

系统进行固有频率求解时ꎬ理想化了一些诸如齿侧间隙、
摩擦、阻尼影响以及齿轮啮合时刚度矩阵的时变问题等ꎮ
然而借助有限元模态分析则可以方便地解出复杂系统的

非线性模态ꎮ 本文利用有限元软件 ＡＮＳＹＳ Ｗｏｒｋｂｅｎｃｈ 对

减速器齿轮传动系统进行有限元模态分析ꎬ计算出各阶固

有频率和模态振型ꎮ
首先在 Ｐｒｏ / Ｅ 中建立齿轮传动系统的简化三维模型ꎬ

然后将简化后的三维模型以 ｓｔｐ 格式导入到 ＡＮＳＹＳ
Ｗｏｒｋｂｅｎｃｈ 中的 Ｍｏｄａｌ 模块ꎻ接着定义材料属性:密度为

７ ８００ ｋｇ / ｍ３ꎬ弹性模量为 ２０７ ＧＰａꎬ泊松比为 ０.２９ꎬ并按照

程序对传动系统模型进行智能网格划分ꎻ然后定义约束:
在各对啮合齿轮之间定义接触ꎬ接触类型为无摩擦

Ｆｒｉｃｔｉｏｎｌｅｓｓ Ｓｕｐｐｏｒｔꎬ在各转动件添加圆柱支撑 Ｃｙｌｉｎｄｒｉｃａｌ
Ｓｕｐｐｏｒｔꎬ除行星轮约束轴向位移之外ꎬ其他转动件约束径

向位移和轴向位移ꎮ 最后求解出传动系统前 ６ 阶固有频

率和模态振型ꎮ
传动系统的前 ６ 阶固有频率如表 ３ 所示ꎮ

表 ３　 传动系统前 ６ 阶固有频率

阶数 固有频率 / Ｈｚ

第 １ 阶 １ ８６５.９

第 ２ 阶 １ ８６７.７

第 ３ 阶 ２ ２５４.４

第 ４ 阶 ２ ２５５.６

第 ５ 阶 ８ ２４１.１

第 ６ 阶 ９ １３４.４

　 　 传动系统的前 ６ 阶固有频率对应的模态振型如图 ５
所示ꎮ

０３
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图 ５　 传动系统前 ６ 阶模态振型图

　 　 基于有限元 ＡＮＳＹＳ Ｗｏｒｋｂｅｎｃｈ 计算出减速器齿轮传

动系统的最低固有频率为 １ ８６５.１ Ｈｚꎬ当影响激励接近或

达到 １ ８６５.１ Ｈｚ 时传动系统会发生共振ꎬ造成齿轮损坏ꎮ
已知输入最大转速 ６ １００ ｒ / ｍｉｎꎬ即减速器的最大旋转频率

为 １０１.６７ Ｈｚꎬ传动系统最大啮合频率为 ２ ４４０Ｈｚꎬ都远离

传动系统的最低固有频率ꎬ所以减速器传动系统不会发生

共振ꎮ

５　 结语

根据某航天飞行器的技术要求ꎬ设计出满足需求的高

性能 ＷＷＷ 型双输入行星减速器ꎻ利用理论计算方法和

有限元模态分析法对减速器齿轮传动系统进行振动特性

分析ꎬ结果验证了减速器影响激励不会引起传动系统的

共振ꎮ
理论计算时ꎬ由于建立的齿轮传动系统模型忽略齿轮

和行星架自身弹性变形ꎬ忽略阻尼和摩擦因素的影响以及

简单化齿轮啮合刚度时变性等因素ꎬ因此理论计算的固有

频率与减速器传动系统实际固有频率存在一定偏差ꎮ 但

理论计算出的固有频率已经远离了传动系统影响激励引

发的频率ꎮ
基于有限元模态分析ꎬ能够准确有效地计算出非线性

复杂系统的固有振动特性ꎬ相对于传统理论计算法更加准

确ꎬ且有限元模态分析的固有频率结果与理论计算的结果

接近ꎬ由此验证了利用理论法计算的齿轮传动系统动力学

微分方程的正确性ꎬ同时为减速器避免共振提供了重要的

参考数据ꎮ 由于研究时间和资源有限ꎬ只对静态状况下减

速器传动系统部分做了振动特性分析ꎬ对于减速器传动系

统带有实际载荷及转速的预应力振动特性分析需要在今

后工作中逐步完成ꎮ
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