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含双星排的多级行星机构的扭转振动模态计算分析
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摘要：机电复合传动系统的激励幅值大、频率范围宽，更易激发扭转振动，降低传动品质和寿

命。针对由单星排和双星排组成的某功率耦合机构的变速部件，考虑异型结构和阶梯轴的高阶动

力学特性，建立了传动系统的集中参数扭振动力学模型，分析了行星排及传动系统的扭振模态，并

进行了仿真对比，探索了结构参数对模态的影响。结果表明：动力学模型与仿真模型的固有频率平

均相对误差为 1.4%；行星排和传动系统均包含刚体模态、行星轮独立扭振模态及整体扭振模态，传

动系统还包含异型结构局部模态；输入轴外径、啮合刚度、输出轴外径、啮合齿宽、输出输入轴端等

效转动惯量对传动系统整体扭振模态的影响依次降低；啮合刚度对行星轮独立扭振模态影响显著。

所述方法可为多级行星机构扭振分析及改善提供参考。
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Abstract: The transmission quality and fatigue life of electro-mechanical drive systems can be significantly 

affected by heavy loads and broadband excitation, which readily trigger torsional vibrations. To study the dynamic 

behavior of a transmission system composed of both single-planet and double-planet planetary gear sets within a 

power coupling mechanism, a lumped-parameter dynamic model was developed. This model incorporates the 

high-order dynamic characteristics of irregular structures and stepped shafts. The torsional modes of individual 

planetary gear sets and the overall transmission system were calculated and compared with simulation results. In 
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addition, the effects of structural parameters on the natural frequencies of the system were investigated. The 

results show that the average relative error in natural frequencies between the proposed dynamic model and the 

simulation model is 1.4%, confirming the model's accuracy. Both individual planetary gear sets and the complete 

transmission system exhibit three categories of vibration modes: rigid body modes, independent torsional 

vibration modes of the planet gears, and overall torsional vibration modes. Furthermore, the full transmission 

system also exhibits localized modes associated with structural irregularities. Sensitivity analysis reveals that the 

structural parameters most affecting the system ’ s natural frequency, in descending order, are the outer diameter of 

the input shaft, meshing stiffness, outer diameter of the output shaft, effective meshing width of the planetary gear 

sets, output equivalent moment of inertia, and input equivalent moment of inertia. Notably, meshing stiffness 

significantly influences the independent torsional modes of the planetary gears. The methodology presented in this 

study offers a valuable reference for analyzing torsional vibrations in multistage planetary gear transmission 

systems.

Keywords: gears; multistage planetary train; modal analysis; torsional vibration; natural frequency

行星机构具有结构紧凑、传动比大、传递功率高、构型设计丰富等优势，在重载、高速机械传动领域应用

广泛，比如履带车辆的机电复合传动系统。行星机构动力学特性影响传动系统的振动、噪声、应力和疲劳寿

命，当前研究内容集中在动力学建模、固有频率影响因素和动态响应等方面。Zhang 等 [1]分析了均布行星轮

的数量、行星排间耦合刚度对两级封闭行星轮系模态的影响。Liu 等 [2]分析了中间轴长度、行星轮数量对两级

行星轮系模态的影响。李国彦等 [3]研究了时变啮合刚度及裂纹对复合两级行星轮系固有频率的影响。莫帅

等 [4]研究了啮合刚度、支撑刚度、扭转刚度和构件质量对面齿轮-行星轮系固有频率的影响。曾根等 [5]研究了

单个行星排与高速转子耦合的模态和振动特性。Xiao 等 [6]研究了周期性啮合刚度、级间耦合、齿面摩擦力对

两级行星轮系动力学响应的影响。Zhang 等 [7]分析了两级行星轮系-轴承-转子-离合器耦合系统在离合器轮

齿随机冲击下的响应。Tan 等 [8]研究了行星架、齿圈的结构柔性对重载风电齿轮传动的承载影响。

随着车辆由内燃机驱动向机电复合传动或纯电驱转变，驱动转速提高，扭转振动的激励频率范围加宽。

随着工作负载增大，以及行驶路况的复杂化，扭转振动的激励幅值增大，更加容易激发传动系统扭转振动，降

低驾驶品质和系统寿命。因此，扭转振动作为齿轮传动系统的重要振动形式，一直备受研究关注。徐尤南

等 [9]求解了 TBM 两级行星齿轮传动系统的扭振模态及振动响应。张强等 [10]和窦作成等 [11]对多挡位行星传动

系统进行了扭振分析和优化。张伟等 [12]采用主从控制方法改变大功率机电复合传动系统的低频扭振特性。

刘芳等 [13]研究了转动惯量、质量和阻尼对传动系统扭振的影响。李孝磊等 [14]分析了电机电磁刚度影响下的

全电直驱传动系统的扭转振动特性及灵敏度。岳宏伟等 [15]验证了限制电机转矩变化率可降低双电机耦合传

动系统的扭转振动。王峰等 [16]采用混杂模型预测控制器减小了行星耦合插电式混合动力汽车（plug-in 

hybrid electric vehicle，PHEV）模式切换过程的扭振值。

在选择多自由度行星变速简图方案时，引入双星排具有特定优势，比如，扩大行星排特性参数的取用范

围，优化挡位操纵逻辑（如利用制动器取代离合器实现特定挡位，提升操纵元件工作可靠性）。虽然双星排在

履带车辆变速机构中已具有一定的应用，但还缺少动力学研究和评价。除此之外，当前较多研究模型对行星

架、壳体或阶梯轴等结构做了较大简化，不利于评价传动系统的高阶动力学特性，并且对固有频率影响因素

的研究通常集中在抽象的刚度或者质量参数，不便于直接指导结构参数优化。故本研究以含双星排的功率

耦合机构的变速部件为对象，为了保留异型结构和阶梯轴的高阶动力学特性，提取了行星架、外毂等异型结

构的缩聚动力学矩阵、建立了阶梯轴的多节点动力学模型，构建了单星排和双星排动力学模型，组装合成了

传动系统的整体动力学模型，并分析了传动系统结构参数对固有频率的影响，为多级行星机构的动力学建模

和模态优化提供参考。
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1　研究对象

研究对象为图 1 所示的功率耦合机构的变速部件，由输入轴、外毂、单星排、双星排、输出轴、行星架、离

合器、输入输出负荷组成。输入轴与单星排连接，单星排将动力传递给双星排，最后传递到输出轴。挡位由

连接行星排与外毂的离合器控制：单星排离合器结合，双星排离合器分离时为 2 挡；单星排离合器分离，双星

排离合器结合时为 1 挡。

行星排参数如表 1 所示，其他参数说明如下：输入轴是 3 段式实心阶梯轴，各段外径如图 1 所示，从左往

右依次为 65、70、64 mm，各段长度依次为 110、134、71 mm；输出轴是 2 段式空心轴，外径为 115 mm，各段内径

从左往右依次为 90.5、98 mm，各段长度依次为 66、40 mm；输入轴首端和输出轴尾端的等效转动惯量分别为

600、1 200 t·mm2；与单星排和双星排连接的离合器的转动惯量分别为 236.27、437.83 t·mm2；材料密度、泊松

比、弹性模量统一取 7.8×10-9 t/mm3、0.3、2.06×105 MPa。

变速部件的扭振模态分析基于以下简化或假设：

1）为了提高建模速度和低频模态的准确度，根据能量定律将研究对象的上下游结构等效为集中质量添

加在输入输出轴端面。

2）高阶模态多为局部模态，在此忽略上下游结构对传动系统的高阶模态的影响。

3）研究对象的行星轮采用成对圆柱滚子轴承支撑，假设轴承支撑刚度足够大，忽略因轴承承载变形导致

的齿轮位置变化。

4）行星架等异型结构的承载变形会改变齿轮位置，引起齿面啮合失配，降低齿轮啮合刚度。在此，引入

齿轮啮合刚度（独立变化参数）变化评价齿面失配对传动系统模态的影响。

图 1　功率耦合机构的变速部件

Fig. 1　　Variable speed transmission component of a power coupling mechanism

表 1　行星排参数

Table 1　　Parameters of planetary gear sets

参数

太阳轮转动惯量/(t·mm2)

行星轮转动惯量/(t·mm2)

行星轮质量/10-4t

齿圈转动惯量/(t·mm2)

太阳轮齿数

行星轮齿数

齿圈齿数

单星排

1.37

0.99

8.66

65.7

29

27

83

双星排

1.97

0.63

6.36

123.0

31

24

83

参数

太阳轮变位系数

行星轮变位系数

齿圈变位系数

模数/mm

压力角/(°)

行星轮均布数

单星排

0.37

0.25

0.86

3

20

4

双星排

0.32

0.22

1.32

3

20

3
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5）假设渐开线花键处于理想啮合状态，且内外花键按刚性耦合处理。

2　扭振动力学建模

对规则结构（阶梯轴、行星排等）采用集中质量弹簧模型建立阶梯轴单元和行星排单元的动力学模型；对

异型结构（如行星架、外毂箱体）采用固定界面法建立异型结构单元的动力学缩聚模型；根据单元之间的连接

关系对所有节点进行整体编号，合成传动系统的整体质量矩阵和刚度矩阵。

2.1　阶梯轴动力学模型

将阶梯轴按图 2 所示划分为有限个圆柱体子单元，每个子单元由 2 个节点组成，子单元序号依次从 1 到

q，合计 q+1 个节点。

阶梯轴单元的节点的位移向量 X sha 为

X sha = [θ cyl1， θ cyl2 ，⋯， θ cylq， θ cylq + 1 ] T。 （1）

式中，kcyli 和 Jcyli 分别表示第 i 个子单元的扭转刚度和节点的转动惯量，采用影响系数法 [17]合成阶梯轴单元的

刚度矩阵 K sha 和质量矩阵 M sha。

M sha = diag ( [ J cyl1，Jcyl1 + Jcyl2，Jcyl2 + Jcyl3，…，Jcylq - 1 + Jcylq，Jcylq ] )， （2）

K sha =

é
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úkcyl1 -kcyl1

-kcyl1 kcyl1 + kcyl2 -kcyl2

-kcyl2 kcyl2 + kcyl3

⋯ 0

⋮ ⋱ ⋮
0 ⋯

kcylq - 2 + kcylq - 1 -kcylq - 1

-kcylq - 1 kcylq - 1 + kcylq -kcylq

-kcylq kcylq

。 （3）

其中，kcyli 和 Jcyli 由材料力学相关理论 [18]表达如下：

kcyli =
E

2 ( 1 + ν )
π ( ( 2Ri )4 - ( 2ri )4 )

32li

， （4）

Jcyli =
ρπ ( ( 2Ri )4 - ( 2ri )4 ) li

64
。 （5）

式中：E 为弹性模量；ν为泊松比；ρ为密度；Ri 为圆柱体子单元 i 的外径；ri 为圆柱体子单元 i 的内径；li 为圆柱

体子单元 i的长度。

阶梯轴单元的无阻尼自由振动动力学方程为

M sha Ẍ sha + K sha X sha = 0。 （6）

2.2　单星排动力学模型

以图 3 所示的具有 4 个行星轮的单星排为例，推导其动力学方程 [19]。定义齿轮和行星架的逆时针方向为

图 2　阶梯轴单元动力学模型

Fig.  2　　Dynamic model of stepped shaft element
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正，k si 为太阳轮与行星轮 i 沿啮合线方向的平均啮合刚度，k ri 为齿圈与行星轮 i 沿啮合线方向的平均啮合刚

度，r s、ri、r r 分别是太阳轮、行星轮 i、齿圈的基圆半径，θc、θs、θr、θi分别为行星架、太阳轮、齿圈和第 i个行星轮的

绝对扭振角位移。

单星排动能 T 和势能 U 表达如下：

T = 1/2 ( J ec θ̇ 2
c + J s θ̇ 2

s + J r θ̇ 2
r + J1 θ̇ 2

1 + J2 θ̇ 2
2 + J3 θ̇ 2

3 + J4 θ̇ 2
4 )， （7）

U = 1/2 (∑i = 1

4 k si ( ri ( θ i - θ c ) + r s ( θ s - θ c ) )2 +∑i = 1

4 k ri (-ri ( θ i - θ c ) + r r ( θ r - θ c ) )2)。 （8）

式中，

Jec = 4mi a2 + Jc0。 （9）

式中：J s、J r、Ji 分别为太阳轮、齿圈、第 i个行星轮的转动惯量；mi 为行星轮质量；a 为行星轮与太阳轮的中心

距；Jec 为行星架等效转动惯量，由行星轮的质量引起的等效转动惯量 4mi a
2 和行星架本体与行星轮耦合的转

动惯量 Jc0 组成。本算例中行星架按缩聚动力学方法单独建模，故 Jc0 取值为 0，Jec 取值为 4mi a
2。

令行星机构的外力为零，且 r si = r s + ri，r ri = r r - ri，根据拉格朗日方程

d
dt ( ∂ ( )T - U

∂θ̇ ) - ∂ ( )T - U
∂θ = 0， （10）

推导出单星排单元的刚度矩阵

K gt_1 =
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-∑i = 1

n ksi r si r s ∑i = 1

n k si r s
2 symmetric

-∑i = 1

n k ri r ri r r 0 ∑i = 1

n k ri r r
2

k r1 r r1 r1 - k s1 r s1 r1 k s1 r s r1 -k r1 r r r1 ( k s1 + k r1 ) r1
2

k r2 r r2 r2 - k s2 r s2 r2 k s2 r s r2 -k r2 r r r2 0 ( k s2 + k r2 ) r2
2

k r3 r r3 r3 - k s3 r s3 r3 k s3 r s r3 -k r3 r r r3 0 0 ( k s3 + k r3 ) r3
2

k r4 r r4 r4 - k s4 r s4 r4 k s4 r s r4 -k r4 r r r4 0 0 0 ( k s4 + k r4 ) r4
2

。

（11）

式中：n 为行星轮均布数；采用势能法 [20]求解轮齿弯曲、剪切和压缩刚度，采用丁长安等 [21]提出的线接触弹性

变形公式求解接触刚度，采用 Sainsot 等 [22]提出的拟合公式求解轮体基础刚度，各刚度串联得到齿轮啮合

刚度。

单星排的质量矩阵为

M gt_1 = diag ( [ J ec，J s，J r，J1，J2，J3，J4 ] )。 （12）

图 3　单星排扭转动力学模型

Fig. 3　　Dynamic model of single-planet planetary gear set
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单星排的广义位移向量 X gt_1 为

X gt_1 = [θ c，θ s，θ r，θ1，θ2，θ3，θ4 ] T
 。 （13）

单星排单元的无阻尼自由振动动力学模型为

M gt_1 Ẍ gt_1 + K gt_1 X gt_1 = 0。 （14）

2.3　双星排动力学模型

以图 4 所示的具有 3 对行星轮的双星排为例，推导其动力学方程。

其中，k sbi 为太阳轮与第 i 个行星轮 b 沿啮合线方向的平均啮合刚度，kbdi 为第 i 对行星轮沿啮合线方向的

平均啮合刚度，k rdi 为齿圈与第 i 个行星轮 d 沿啮合线方向的平均啮合刚度，rs、rbi、rdi、r r 分别是太阳轮、行星轮

b、行星轮 d 和齿圈的基圆半径。θc、θs、θr、θbi、θdi为行星架、太阳轮、齿圈和第 i 行星轮 b 和第 i 个行星轮 d 的绝

对扭振角位移。双星排各集中质量的广义位移向量 X gt_2 为

X gt_2 = [θ c，θ s，θ r，θb1，θb2，θb3θd1，θd2，θd3 ] T。 （15）

令 r sbi = r s + rbi，r rdi = r r - rdi，rbdi = rbi + rdi，n 为行星轮均布数，根据拉格朗日公式推导出双星排刚度矩

阵 K gt_2 为

Kgt_2 =
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2 + k rdi r rdi

2 + kbdi rbdi
2 )

-∑i = 1

n k sbi rsbi rs ∑i = 1

n k sbi r
2
s symmetric

-∑i = 1

n k rdi r rdi r r 0 ∑i = 1

n k rdi r
2
r1

(-k sb1 rsb1 - kbd1 rbd1 ) rb1 k sb1 rs rb1 0 ( k sb1 + kbd1 ) r 2
b1

(-k sb2 rsb2 - kbd2 rbd2 ) rb2 k sb2 rs rb2 0 0 ( k sb2 + kbd2 ) r 2
b2

(-k sb3 rsb3 - kbd3 rbd3 ) rb3 k sb3 rs rb3 0 0 0 ( k sb3 + kbd3 ) r 2
b3

( k rd1 r rd1 - kbd1 rbd1 ) rd1 0 -k rd1 r r rd1 kbd1 rb1 rd1 0 0 ( k rd1 + kbd1 ) r 2
d1

( k rd2 r rd2 - kbd2 rbd2 ) rd2 0 -k rd2 r r rd2 0 kbd2 rb2 rd2 0 0 ( k rd2 + kbd2 ) r 2
d2

( k rd3 r rd3 - kbd3 rbd3 ) rd3 0 -k rd3 r r rd3 0 0 kbd3 rb3 rd3 0 0 ( k rd3 + kbd3 ) r 2
d3

。

（16）

双星排质量矩阵为

M gt_2 = diag ( [ J ec，J s，J r，Jb1，Jb2，Jb3，Jd1，Jd2，Jd3 ] )， （17）

其中，

Jec = 4 ( m bi a2
sb + m di a2

rd ) + Jc0， （18）

式中：m bi、m di 分别为行星轮 b 和行星轮 d 的质量；a sb 为太阳轮与行星轮 b 的中心距；a rd 为齿圈与行星轮 d 的中

心距；Jc0 含义与单星排模型一致。

双星排单元的无阻尼自由振动动力学模型为

图 4　双星排扭转动力学模型

Fig. 4　　Dynamic model of double-planet planetary gear set
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M gt_2 Ẍ gt_2 + K gt_2 X gt_2 = 0。 （19）

2.4　异型结构动力学模型

采用 Craig-Bampton 方法 [23]改进的固定界面法建立行星架和外毂等异型结构的动力学缩聚模型。具体

理论为

M w Ẍw + Kw Xw = 0， （20）

式中，M w、Kw、Xw 分别为结构的质量矩阵、刚度矩阵和位移向量。按主自由度和从自由度将质量矩阵和刚

度矩阵分块表示

é
ë
êêêê ù

û
úúúúM w_mm M w_ms

M w_sm M w_ss

é

ë
ê
êê
ê ù

û
úúúú

Ẍw_m

Ẍw_s

+ é
ë
êêêê ù

û
úúúúKw_mm Kw_ms

Kw_sm Kw_ss

é
ë
êêêê ù

û
úúúúXw_m

Xw_s

= 0， （21）

式中：脚标 m 表示主自由度；脚标 s表示从自由度。

建立位移向量 Xw 与动力学缩聚模型广义位移向量 Xwm 的坐标变换关系

Xw = TXwm = T
é
ë
êêêê

ù
û
úúúú

Xw_m

φw_c

， （22）

式中：φw_c 是结构保留模态的广义模态坐标向量；坐标转换矩阵 T 的表达式为

T =
é
ë
êêêê

ù
û
úúúú

I 0

-K -1
w_ss Kw_sm φw_c

。 （23）

将式（22）代入式（21），且在式（21）等式两侧左乘坐标转换矩阵的转置 TT，得动力学缩聚模型

M wm Ẍwm + Kwm Xwm = 0。 （24）

以外毂为例说明采用有限元软件提取动力学缩聚模型的过程。外毂的约束及主节点位置信息如图 5 所

示，外毂左侧端面固定约束。为了更准确地反映外毂的高阶动力学特性，尽量多地选择主节点数量和保留的

模态阶数。选择 6 个主节点，包括 3 个轴承座的柔性控制节点 1、5、6，外毂与离合器的接触面的柔性控制节点

2、4，外毂与离合器活塞接触面的柔性控制节点 3，取主节点绕 x 坐标轴的旋转方向为主自由度，设定保留模

态数量为 6 阶。有限元模型节点数量为 632 348，自由度数为 1 897 044，提取的动力学缩聚质量、刚度矩阵的

维度降低为 12×12。

提取行星架的动力学缩聚质量矩阵 M cm、刚度矩阵 K cm、外毂的缩聚质量矩阵 M hm、刚度矩阵 K hm，建立异

型结构单元的动力学方程

M cm Ẍ cm + K cm X cm = 0， （25）

M hm Ẍ hm + K hm X hm = 0， （26）

式中，X cm、X hm 分别为行星架、外毂的广义位移向量。

图 5　外毂动力学缩聚有限元模型

Fig. 5　　Finite element model of housing for dynamic condensation
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2.5　整体动力学模型

输入输出端等效转动惯量采用质量单元表示；离合器采用扭转弹簧单元表示，结合状态时扭转刚度取值

1×1016 N·mm/rad，分离状态时取 0。对传动系统的所有组成单元的节点进行统一编号，赋予具有连接关系的

节点相同编号，采用直接法组装整体刚度矩阵和质量矩阵 [24]，得到传动系统的动力学模型

M G ẌG + KG XG = 0， （27）

式中：M G 为整体质量矩阵；KG 为整体刚度矩阵；XG 为节点广义位移向量和动力学缩聚模型保留模态的广义

模态坐标向量的合向量 [25]。

3　有限元仿真模型

图 6 为传动系统的有限元模型，采用 SOLID187 单元，总计 498 441 个单元、771 879 个节点数；材料密度

取 7.85×10-9 t/mm3，弹性模量取 2.06×105 MPa，泊松比取  0.3。建立输入输出轴、行星排、行星架和外毂等零部

件的接触面的柔性控制节点。其中，行星轮控制节点具有绕自身轴线(xp)自由旋转的自由度，以及沿径向(yp、

zp)自由移动的自由度，其余自由度均被约束。其他零件控制节点仅具备绕自身轴线(x)自由旋转的自由度，其

余自由度均被约束。采用 MATRIX27 刚度矩阵建立柔性控制节点之间的耦合关系，实现结构连接目的。以

1 档为例，花键、双星排离合器取较大扭振刚度值 1×1016 N·mm/rad（近似刚性连接），单星排离合器刚度值取

0，齿轮平移-扭转耦合刚度根据平均啮合刚度和啮合齿轮相对位置设定 [26]；建立输入输出轴端面的柔性控制

节点，在柔性控制节点上添加 MASS21 单元施加输入输出端的等效转动惯量。

4　结果与讨论

4.1　单星排和双星排的模态

采用动力学模型和有限元仿真分别求解自由状态下的单星排和双星排的扭振模态。模态根据振型样式

可分为 3 类：刚体模态（固有频率为 0 Hz）、行星轮独立扭振模态（仅行星轮扭振）、整体扭振模态（行星架发生

扭振，行星轮存在公转和自转振动）。行星排的非刚体模态振型如图 7 所示。

图 7 中线框图表示动力学模型计算的各阶模态振型，彩色图表示有限元模型计算的各阶模态振型，左上

角的 fi值表示第 i 阶模态的固有频率。由图可知，2 种方法计算得到的模态振型相似，固有频率相对误差在

4.9% 以内，平均相对误差为 2.0%，证明了动力学模型计算结果是可靠的。

算例中单星排与双星排的总体尺寸相近，双星排最低固有频率比单星排低，最高固有频率与单星排相

近。因此，双星排相比单星排在低转速下产生共振的风险增大。双星排行星轮独立扭振模态最低固有频率

为 5 733 Hz，与单星排（7 536 Hz）同比显著降低；双星排的整体扭振模态最低固有频率为 4 546 Hz，与单星排

图 6　传动系统及行星排的有限元模型

Fig. 6　　Finite element model of transmission system and planetary gear set
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同比（8 449 Hz）显著降低。双星排固有频率相比单星排降低的原因是：增加了一圈行星轮，串联引入了行星

轮齿轮啮合刚度和质量，降低了系统刚度，增加了系统质量。

4.2　传动系统模态

以 1 档为例，根据模态振型将传动系统模态分为 4 类：刚体模态（固有频率为 0 Hz）、整体扭振模态、行星

轮独立扭振模态、异型结构（外毂或行星架）局部模态。除刚体模态外，其他 3 种典型模态的动力学模型和有

限元仿真的计算结果如图 8 所示。图示左侧传动系统的整体线框图中，实线表示结构的原始位置及形状，红

色点表示输入输出轴的振型；图示右侧行星排线框的含义与图 7 相同。

图 7　单星排和双星排的自由扭振模态

Fig. 7　　Free torsional vibration modes of single-planet and double-planet planetary gear sets
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图 8　传动系统的典型模态

Fig. 8　　Typical modes of transmission system
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图 8（a）为第 4 阶模态，传动系统整体扭振模态中输入轴、输出轴、行星排等大多数零部件均参与振动；图

8（b）为第 8 阶模态，行星轮独立扭振模态只有行星轮参与振动，与自由行星排的行星轮独立扭振模态相同；

异型结构的局部模态中仅异型结构存在局部模态，其他结构不参与振动，比如图 8（c）为第 11 阶模态，此模态

中外毂振型关于经过圆心的竖直对称平面对称，对外毂接触面的控制节点无影响，所以振动无法传递到传动

轴，仅呈现局部振型形态。

提取动力学模型结果与仿真结果的前 20 阶模态，对比具有类似振型模态的固有频率（见表 2），以仿真结

果为基准，计算固有频率的相对误差。结果表明：固有频率的最大误差为 6.0%，平均误差为 1.4%。动力学模

型计算结果可信，产生误差的主要原因有：

1）仿真分析中轴与太阳轮的连接位置、方式与动力学模型存在差异。动力学模型直接合并连接节点，仿

真模型采用 MATRXI27 刚度单元连接耦合节点。

2）仿真模型中采用完整的外毂和行星架模型，动力学模型中采用动力学缩聚模型。

4.3　结构参数对固频的影响

本文以输入轴端等效转动惯量、输出轴端等效转动惯量、输入轴外径、输出轴外径、单星排有效啮合齿

宽、双星排有效啮合齿宽为变量，依次分析这 6 个变量值各自上浮 10% 时（依次对应图 9 中参数变化方案 1~

6）传动系统整体扭振模态固有频率的变化量。其中，行星排的有效啮合齿宽参数变化时，齿轮厚度及齿轮转

动惯量和质量也按比例变化。考虑行星架等异型结构静载变形会引起啮合齿轮轴线交错、齿面啮合失配，减

小啮合刚度 [27]，降低模态固有频率，故取单星排齿轮啮合刚度、双星排齿轮啮合刚度下浮 10%（依次对应图 9

参数变化方案 7~8），评价齿轮刚度独立变化对传动系统固有频率的影响。剔除刚体模态（1 阶）、外毂局部模

态（11~12 阶）、行星架局部模态（18~19 阶）和行星轮独立扭振（8~9 阶，14~16 阶）模态后，得到整体扭振模态的

固有频率随参数变化规律如图 9 所示。

图 9 中横轴为模态阶次，纵轴为参数变化方案，竖轴为固有频率变化量（变化后的固有频率减去初始固

有频率），柱形上或下顶面的颜色表示固有频率变化值，同时在柱形顶面标注了大于 1 Hz 的固有频率变化

值。由图可知：输入、输出端等效转动惯量的变化对固有频率影响最小；输入轴外径增大引起以输入轴扭转

表 2　动力学模型与仿真模型的固有频率结果对比

Table 2　　The difference of natural frequency between dynamic model and finite element model

模态阶次

1

2

3

4

5

6

7

8

9

10

动力学

模型

固有频率/

Hz

0

215

791

1 060

3 228

3 671

5 112

5 733

5 733

5 878

有限元

模型

固有频率/

Hz

      0

212

759

1 029

3 209

3 570

4 826

5 667

5 667

5 633

相对误

差/%

0

1.4

4.2

3.0

0.6

2.8

6.0

1.2

1.2

4.3

备注

①
②
②
②
②
②
②
③
③
②

模态阶次

11

12

13

14

15

16

17

18

19

20

动力学

模型

固有频率/

Hz

6 164

6 204

7 269

7 536

7 536

7 536

7 913

8 089

8 099

8 485

有限元

模型

固有频率/

Hz

6 149

6 188

7 349

7 307

7 307

7 307

8 070

8 070

8 096

8 878

相对误差/%

0.3

0.3

－1.1

3.1

3.1

3.1

－1.9

0.4

 0

-4.4

备注

④
④
②
③
③
③
②
⑤
⑤
②

注：备注栏中①表示刚体模态；②表示整体扭振模态；③表示行星轮独立扭振模态；④表示外毂局部模态；⑤表示行星架局部

模态。
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振型为主或以输入轴质量贡献为主的模态固有频率显著变化，如第 3 阶、第 4 阶和第 10 阶固有频率呈增大变

化，第 6 阶固有频率呈减小变化；输出轴外径增大引起以输出轴扭转振型为主或以输出轴质量贡献为主的模

态固有频率显著变化，如第 4 阶、第 13 阶固有频率呈增大变化，第 17 阶和第 20 阶固有频率呈减小变化；单星

排有效啮合宽度增大主要降低了第 7 阶以后的固有频率值；双星排啮合齿宽增大主要降低第 7 阶、第 20 阶固

有频率；单星排啮合刚度降低主要降低第 6、10、17、20 阶固有频率；双星排啮合刚度降低主要降低第 7、13、

17、20 阶模态固有频率。整体而言，本算例中传动系统整体扭振固有频率对输入输出轴外径、齿轮啮合刚度

很敏感；对行星排有效啮合齿宽较敏感；对输入输出轴的附加转动惯量较不敏感。

如图 10 可知，单星排和双星排啮合齿宽增加 10%，固有频率分别降低 31、20 Hz。固有频率降低的主要

原因是增加有效啮合齿宽后，单位齿宽的承载降低，减小了单位齿宽的接触刚度，导致全齿宽啮合刚度的增

加小于齿轮厚度增加带来的转动惯量增加率。如果增大齿宽后单位齿宽的接触刚度不变，则行星轮独立扭

振模态的固有频率理应保持不变。单星排和双星排啮合刚度独立降低 10%，固有频率分别降低 387、294 Hz，

影响显著，需要严格控制啮合齿面的失配量。

图 9　结构参数变化对传动系统整体扭振模态的影响

Fig. 9　　The influence of structure parameters on transmission system overall torsional vibration modes

图 10　增大有效啮合齿宽、降低啮合刚度对行星轮独立扭振模态的影响

Fig. 10　　The influence of effective meshing width and meshing stiffness on independent torsional vibration mode of planet

62



邢庆坤，等：含双星排的多级行星机构的扭转振动模态计算分析第  5 期

4.4　试验验证方案可行性讨论

变速机构空间紧凑，限制了传感器的布置；行星机构高速旋转、行星齿轮存在公转，制约了有线接触式传

感器的使用。拟采用传统测试手段，设计 2 种试验方案联合验证研究对象的扭振模态。第 1 种试验方案为运

动状态下的扭振测试：将含试验对象的试验包箱安装在动力试验台架上，采用转速传感器测试输入输出轴的

扭振信号，分析传动系统的扭振模态，并与动力台架和被试构成的整体传动系统的动力学模型计算结果对比

验证。第 2 种试验方案为无动力静扭状态下的敲击模态测试：将被试对象安装在试验支架上，通过在输入轴

两侧一定力臂处施加弹簧上拉力、下拉力施加扭矩，对离合器施加液压制动力挂挡，固定输出轴，使传动系统

处于静扭状态。修改传动系统的结构，以便在输入输出轴、齿轮和外毂上布置加速度传感器，对轴、外毂施加

切向激励，获取传动系统的模态信息。由于静扭模态试验中齿轮的啮合刚度并非平均值，而是所在啮合相位

的实际值，所以传动系统动力学模型需按照实际啮合刚度和实际安装边界条件计算模态结果并与试验结果

对比。除此以外，试验支架的加工、装配精度、承载变形等均会影响齿轮、花键的啮合刚度，对试验结果产生

影响，需要严格保证加工精度，并在动力学理论模型中计入这些影响因素。因此，考虑到试验方案的复杂性、

影响因素的多样性、试验周期的不确定性，计划后续对变速机构的扭振模态试验开展系统的专项研究。

5　结　论

提取了外毂、行星架等异型结构的动力学缩聚模型，推导了阶梯轴的动力学模型，保留了异型结构和阶

梯轴的高阶动力学特性，建立了含单星排和双星排的传动系统的扭振动力学模型。以功率耦合机构变速部

件为例，分析了行星排和传动系统的模态，并与仿真结果对比，2 种方法计算的固有频率平均相对误差为

1.4%，证明了所建传动系统扭振动力学模型的准确性，在此基础上探索了结构参数对模态的影响，得到以下

结论。

1）自由状态行星排有 3 类模态：刚体模态（0 Hz）、行星轮独立扭振模态和整体扭振模态。在总体尺寸相

近的情况下，算例中双星排的行星轮独立扭振模态和整体扭振模态的最小固有频率与单星排相比，分别降低

了约 1/4 和 1/2。所以，当构型方案引入双星排时可能会导致固有频率的大幅降低，需要慎重校核计算传动系

统模态。

2）传动系统有 4 类模态：刚体模态（0 Hz）、行星轮独立扭振模态、异型结构局部扭振模态和整体扭振模

态。其中行星轮独立扭振模态仅与行星排有关，异型结构局部扭振模态仅与异型结构本身有关，整体扭振模

态与传动系统结构配置相关。整体扭振模态的最低固有频率为 215 Hz，需要结合传动比和行驶转速校核共

振风险。

3）本算例中，整体扭振模态固有频率受结构参数的影响程度按照从大到小的顺序排列，依次为：输入轴

外径、双星排啮合刚度、单星排啮合刚度、输出轴外径、单星排有效啮合齿宽、双星排有效啮合齿宽、输出轴端

等效转动惯量、输入轴端等效转动惯量。由于轮齿接触刚度的非线性，行星排的有效啮合齿宽增加后可能导

致行星轮独立扭振模态的固有频率轻微降低，而齿面啮合失配引起的啮合刚度减小会大幅降低行星轮独立

扭振模态的固有频率。
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