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摘　要：基于齿轮系统动力学和Ｌａｇｒａｎｇｅ方程建立了人字行星齿轮传动系统的弯扭轴耦合

动力学计算模型，并进行动态分析，分析结果对人字行星齿轮传动系统的设计有指导意义。模型中

将人字齿轮当作２个斜齿轮来处理，考虑了左右端斜齿轮之间的交错角，轮系的弹性耦合和负载惯

性。通过计算获得系统均载系数关系曲线，进而分析左右端斜齿轮之间的交错角和耦合扭转刚度

对其的影响。分析结果表明：在左右端斜齿轮之间的交错角为π／２时，两端的均载效果最好；同时

左右端斜齿轮之间的耦合扭转刚度对均载的影响不大。
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风电增速齿轮箱是风力发电机组的关键部件，它受无规律变向载荷的风力作用，在强阵风冲击的变载荷

条件下工作，这使各路行星轮传递的功率分配更加不均匀，而均载是行星齿轮传动系统中需要解决的首要问

题。人字齿轮因具有重合度高、轴向载荷小、承载能力高、工作平稳性好等优点，在船舶等重型机械传动系统
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中得到广泛应用，但风电增速齿轮箱常采用直齿行星传动，人字行星传动还鲜有报道。

国内、外许多学者对行星传动行星轮均载分析做了较深入的研究。朱增宝等［１１０］对行星传动的动态和静

态均载特性进行了理论和实验研究，考虑不同误差种类对系统均载特性的影响。ＳｏｎｄｋａｒＰｒａｓｈａｎｔ等
［１１１４］

将人字齿轮当成２个斜齿轮来处理，分析了其动力学特性，考虑了左右端斜齿轮交错角的影响。对于均载特

性的研究，主要集中在直齿、单斜齿行星传动等方面；而对人字齿轮的研究，主要是把人字齿轮当做直齿轮来

处理，也有将其处理成２个斜齿轮来计算，但未对均载特性分析。

笔者把人字齿轮当作左右２斜齿轮耦合而成，由于在斜齿轮传动过程中，轮齿的啮合会产生轴向的动态

啮合分力，因此系统具有扭转振动和横向振动外，还会引起轴向振动，从而形成了人字齿轮系统的啮合型弯

扭轴耦合振动模型。通过分析左右端交错角和耦合扭转刚度对均载特性的影响，从而为进一步对风电增速

齿轮的传动设计提供依据。

１　齿轮传动系统的动力学模型

图１　风电增速齿轮箱的传动系统
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典型的风电增速齿轮箱的传动系统如图１所示，输入

扭矩通过行星架Ｃ传递给太阳轮Ｓ。基于集中质量参数法

建立人字行星传动系统的动力学模型，模型中还考虑各个

齿轮副的时变啮合刚度、啮合阻尼和啮合误差的影响。

图２是太阳轮左右端斜齿轮耦合关系，行星轮与内齿

圈的耦合关系相似于太阳轮，图３是传动系统以行星架转

速狑ｃ为动坐标的动力学模型，其中犓ｓｐｉ、犆ｓｐｉ和犲ｓｐｉ分别为

太阳轮与行星轮的啮合刚度、啮合阻尼和啮合误差，犓ｒｐｉ、

犆ｒｐｉ和犲ｒｐｉ分别为内齿圈与行星轮的啮合刚度、啮合阻尼和

啮合误差。在图中，犓ｓ１２、犓ｐ１２和犓ｒ１２分别为太阳轮、行星轮

和内齿圈左右２端斜齿轮之间的轴向刚度，犓ｃｔ和犓ｒｔ分别

为行星架和内齿圈的切线支撑刚度，犓ｓ、犓ｐ 和犓ｒ 分别为

太阳轮、行星轮和内齿圈的径向支撑刚度，犓ｓａ、犓ｐａ和犓ｒａ分

别为太阳轮、行星轮和内齿圈的轴向支撑刚度，犓１ｔ、犓２ｔ和

犓３ｔ分别为太阳轮、行星轮和内齿圈之间的耦合扭转刚度。

图２　太阳轮左右端斜齿轮耦合关系
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图３　传动系统动力学模型
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熿

燀

燄

燅

， （１）

　　在广义坐标中，狓ｓ、狔ｓ和狕ｓ分别表示行星传动太阳轮的横向微位移、纵向微位移和轴向微位移，θｚｓ表示

太阳轮沿轴向的转动角度；狓ｐｉ、狔ｐｉ和狕ｐｉ分别表示行星传动行星轮犻的横向微位移、纵向微位移和轴向微位

移，θｚｐ犻表示行星轮犻沿轴向的转动角度；狓ｒ、狔ｒ和狕ｒ分别表示行星传动内齿圈的横向微位移、纵向微位移和

轴向微位移，θｚｒ表示内齿圈沿轴向的转动角度；θｚｃ表示行星架沿轴向的转动角度；下标１和２分别代表人字

齿轮的左端和右端。

２　系统的动力学方程

设δｓｐｉ１、δｓｐｉ２和δｒｐｉ１、δｒｐｉ２为传动系统第犻个行星轮与太阳轮和内齿圈沿啮合线的等效左右端的微位移，则
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δｒｐ犻１＝ －狓ｒ１ｓｉｎψｒｐ犻＋狓ｐ犻１ｓｉｎαｒｎ＋狔ｒ１ｃｏｓψｒｐ犻－狔ｐ犻１ｃｏｓαｒｎ＋狉ｒθｚｒ１－狉ｐ犻θｚｐ犻１ｃｏｓβｂ＋（狕ｒ１－狕ｐ犻１）ｓｉｎβｂ＋犲
（１）
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（２）
ｒｐ犻（狋）
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，

（２）

根据式（２）中的所求得微位移，乘以各自的啮合刚度可以得到每对齿轮副之间的啮合力，同理可以得到

齿轮副的啮合阻尼力。设犉ｓｐｉ１、犇ｓｐｉ１和犉ｒｐｉ１、犇ｒｐｉ１分别为人字行星传动系统左端行星轮与太阳轮和内齿圈的

啮合力和啮合阻尼，犉ｓｐｉ２、犇ｓｐｉ２和犉ｒｐｉ２、犇ｒｐｉ２分别为人字行星传动系统又端行星轮与太阳轮和内齿圈的啮合力

和啮合阻尼

犉ｓｐ犻１＝犓ｓｐ犻×δｓｐ犻１， 犇ｓｐ犻１＝犆ｓｐ犻×δ
·

ｓｐ犻１

犉ｓｐ犻２＝犓ｓｐ犻×δｓｐｉ２， 犇ｓｐ犻２＝犆ｓｐ犻×δ
·

ｓｐ犻２

烅
烄

烆

，
犉ｒｐ犻１＝犓ｒｐ犻×δｒｐ犻１， 犇ｒｐ犻１＝犆ｒｐ犻×δ

·

ｒｐ犻１，

犉ｒｐ犻２＝犓ｒｐ犻×δｒｐ犻２， 犇ｒｐ犻２＝犆ｒｐ犻×δ
·

ｒｐ犻２，
烅
烄

烆

（３）

　　根据Ｌａｇｒａｎｇｅ方程，将作用在各个构件上的惯性力、阻尼力与外部激励力组成平衡力系，可以推导出行

星系统各个自由度的振动微分方程。

太阳轮的平衡方程
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犿ｓ狔
．．

ｓ１＋
犖

犻＝１

（犉ｓｐ犻１＋犇ｓｐ犻１）ｃｏｓψｓｐ犻ｃｏｓβｂ＋犓ｓ狔ｓ１＝０

犿ｓ狕
．．

ｓ１－
犖

犻＝１

（犉ｓｐ犻１＋犇ｓｐ犻１）ｓｉｎβｂ＋犓ｓ１２（狕ｓ１－狕ｓ２）＋犓ｓａ狕ｓ１＝０

犑ｓθ
．．

ｚｓ１＋
犖

犻＝１

（犉ｓｐ犻１＋犇ｓｐ犻１）狉ｓｃｏｓβｂ＋犓１ｔ（狌ｓ１－狌ｓ２）＝－
犜ｏｕｔ

２

烅

烄

烆

， （４）

犿ｓ狓
．．

ｓ２＋
犖

犻＝１

（犉ｓｐ犻２＋犇ｓｐ犻２）ｓｉｎψｓｐ犻ｃｏｓβｂ＋犓ｓ狓ｓ２＝０

犿ｓ狔
．．

ｓ２＋
犖

犻＝１

（犉ｓｐ犻２＋犇ｓｐ犻２）ｃｏｓψｓｐ犻ｃｏｓβｂ＋犓ｓ狓ｙ２＝０

犿ｓ狕
．．

ｓ２＋
犖

犻＝１

（犉ｓｐ犻２＋犇ｓｐ犻２）ｓｉｎβｂ＋犓ｓ１２（狕ｓ２－狕ｓ１）＋犓ｓａ狕ｓ２＝０

犑ｓθ
．．

ｚｓ２＋
犖

犻＝１

（犉ｓｐ犻２＋犇ｓｐ犻２）狉ｓｃｏｓβｂ＋犓１ｔ（狌ｓ２－狌ｓ１）＝－
犜ｏｕｔ

２

烅

烄

烆

， （５）

行星轮的平衡方程

犿ｐ狓
．．

ｐ犻１－（犉ｓｐ犻１＋犇ｓｐ犻１）ｓｉｎαｓｎｃｏｓβｂ＋（犉ｒｐ犻１＋犇ｒｐ犻１）ｓｉｎαｒｎｃｏｓβｂ＋犓ｐ狓ｐ犻１＝０

犿ｐ狔
．．

ｐ犻１－（犉ｓｐ犻１＋犇ｓｐｉ１）ｃｏｓαｓｎｃｏｓβｂ－（犉ｒｐ犻１＋犇ｒｐｉ１）ｃｏｓαｒｎｃｏｓβｂ＋犓ｐ（狔ｐ犻１－狉ｃ狌ｃ）＝０

犿ｐ狕
．．

ｐ犻１＋（犉ｓｐ犻１＋犇ｓｐｉ１）ｓｉｎβｂ－（犉ｒｐ犻１＋犇ｒｐｉ１）ｓｉｎβｂ＋犓ｐ１２（狕ｐ犻１－狕ｐ犻２）＋犓ｐａ狕ｐ犻１＝０

犑ｐθ
．．

ｚｐ犻１＋（犉ｓｐ犻１＋犇ｓｐｉ１）狉ｐｉｃｏｓβ犫－（犉ｒｐ犻１＋犇ｒｐ犻１）狉ｐｉｃｏｓβｂ＋犓２ｔ（狌ｐ犻１－狌ｐ犻２）＝０

烅

烄

烆

， （６）
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犿ｐ狓
．．

ｐ犻２－（犉ｓｐ犻２＋犇ｓｐｉ２）ｓｉｎαｓｎｃｏｓβｂ＋（犉ｒｐ犻２＋犇ｒｐｉ２）ｓｉｎαｒｎｃｏｓβｂ＋犓ｐ狓ｐ犻２＝０

犿ｐ狔
．．

ｐ犻２－（犉ｓｐ犻２＋犇ｓｐｉ２）ｃｏｓαｓｎｃｏｓβ犫－（犉ｒｐ犻２＋犇ｒｐｉ２）ｃｏｓαｒｎｃｏｓβｂ＋犓ｐ（狔ｐ犻２－狉ｃ狌ｃ）＝０

犿ｐ狕
．．

ｐ犻２－（犉ｓｐ犻２＋犇ｓｐｉ２）犮狅狊β犫＋（Ｆ狉狆ｉ２＋Ｄ狉狆犻２）ｃｏｓβｂ＋犓ｐ１２（狕ｐ犻２－狕ｐ犻１）＋犓ｐａ狕ｐ犻２＝０

犑ｐθ
．．

ｚｐ犻２＋（犉ｓｐ犻２＋犇ｓｐ犻２）狉ｐｉｃｏｓβｂ－（犉ｒｐ犻２＋犇ｒｐ犻２）狉ｐｉｃｏｓβ犫＋犓２ｔ（狌ｐ犻２－狌ｐ犻１）＝０

烅

烄

烆

， （７）

内齿圈的平衡方程

犿ｒ狓
．．

ｒ１－
犖

犻＝１

（犉ｒｐ犻１＋犇ｒｐｉ１）ｓｉｎψｒｐｉｃｏｓβｂ＋犓ｒ狓ｒ１＝０

犿ｒ狔
．．

ｒ１＋
犖

犻＝１

（犉ｒｐ犻１＋犇ｒｐｉ１）ｃｏｓψｒｐｉｃｏｓβｂ＋犓ｒ狔ｒ１＝０

犿ｒ狕
．．

ｒ１＋
犖

犻＝１

（犉ｒｐ犻１＋犇ｒｐｉ１）ｓｉｎβｂ＋犓ｒ１２（狕ｒ１－狕ｒ２）＋犓ｒａ狕ｒ１＝０

犑ｒθ
．．

ｚｒ１＋
犖

犻＝１

（犉ｒｐ犻１＋犇ｒｐ犻１）狉ｒｃｏｓβｂ＋犓ｒｔθｚｒ１＋犓３ｔ（狌ｒ１－狌ｒ２）＝０

烅

烄

烆

， （８）

犿ｒ狓
．．

ｒ２－
犖

犻＝１

（犉ｒｐ犻２＋犇ｒｐｉ２）ｓｉｎψｒｐ犻ｃｏｓβｂ＋犓ｒ狓ｒ２＝０

犿ｒ狔
．．

ｒ２＋
犖

犻＝１

（犉ｒｐ犻２＋犇ｒｐｉ２）ｃｏｓψｒｐｉｃｏｓβｂ＋犓ｒ狔ｒ２＝０

犿ｒ狕
．．

ｒ２－
犖

犻＝１

（犉ｒｐ犻２＋犇ｒｐｉ２）ｓｉｎβｂ＋犓ｒ１２（狕ｒ２－狕ｒ１）＋犓ｒａ狕ｒ２＝０

犑ｒθ
．．

ｚｒ２＋
犖

犻＝１

（犉ｒｐ犻２＋犇ｒｐ犻２）狉ｒｃｏｓβｂ＋犓ｒｔθｚｒ２＋犓３ｔ（狌ｒ２－狌ｒ１）＝０

烅

烄

烆

， （９）

行星架的平衡方程

犑ｃθ
．．

ｚｃ＋
狀

犻＝１

犓ｐ狉ｃ（θｚｃ狉犮－狔ｐ犻１＋θｚｃ狉ｃ－狔ｐ犻２）＋犓ｃｔθｚｃ＝－犜ｉｎ， （１０）

式中：犿 为各个构件的等效质量和平移质量；犑 为各构件的转动惯量。犜ｉｎ为传动系统行星架的输入扭矩，

犜ｏｕｔ为传动系统太阳轮的输出扭矩。

将方程（４）—（１０）整理成如下的矩阵形式

［犕］｛犡
．．
｝＋［犆］｛犡

．．
｝＋［犓（狋）］｛犡｝＝［犉（狋）］， （１１）

式中：犕，犡—广义质量矩阵，广义坐标位移列阵；犆，犉—阻尼矩阵，外载荷列阵；犓（狋）—时变刚度矩阵。

３　综合啮合误差激励

齿轮的制造误差和安装误差是齿轮传动系统产生振动的主要因素。各齿轮的偏心误差对齿轮啮合的激

励是表现在啮合线方向上的位移激励，研究时把以上误差转化到齿轮副啮合线上。

将误差的变化规律表示成Ｆｏｕｒｉｅｒ级数的形式，总共有４犖 个周期激励，其基频均为齿轮啮合频率

犲
（１）
ｓｐ犻（狋）＝

犔

犾＝１

犲
＾

ｓｐｌｃｏｓ（犾狑ｍ狋＋σｓｐｌ－犾狕ｓψｉ）

犲
（２）
ｓｐ犻（狋）＝

犔

犾＝１

犲
＾

ｓｐｌｃｏｓ（犾狑ｍ狋＋σｓｐｌ－犾狕ｓψｉ＋犾γｓｔｇ）

犲
（１）
ｒｐ犻（狋）＝

犔

犾＝１

犲
＾

ｒｐｌｃｏｓ（犾狑ｍ狋＋σｒｐｌ＋犾γｒｓ＋犾狕ｒψｉ）

犲
（２）
ｒｐ犻（狋）＝

犔

犾＝１

犲
＾

ｒｐｌｃｏｓ（犾狑ｍ狋＋σｒｐｌ＋犾γｒｓ＋犾狕ｒψｉ＋犾γｓｔｇ）

烅

烄

烆

， （１２）

式中：犲
＾

ｓｐｌ和犲
＾

ｒｐｌ为太阳轮与行星轮和内齿圈与行星轮啮合综合传递误差ｌ阶幅值；σｓｐｌ和σｒｐｌ为其初相位；γｒｓ为内齿

圈与行星轮啮合相对于太阳轮与行星轮啮合的相位差，其值可通过Ｒ．Ｇ．Ｐａｒｋｅｒ
［１２］中的方法求得；γｓｔｇ为左右端斜齿

轮故意交错而形成的交错角，根据ＳｏｎｄｋａｒＰ
［１１］所提出的方法，图４（ａ）所示为左右端斜齿轮完全对称的情况，即

γｓｔｇ＝０；图４（ｂ）所示为左右端斜齿轮交错５０％的情况，即左端斜齿轮的齿顶位于右端的齿根附近，其γｓｔｇ＝π。
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图４　左右端斜齿轮交错角示意图

犉犻犵．４　犐犾犾狌狊狋狉犪狋犻狅狀狅犳狋犺犲狉犻犵犺狋狋狅犾犲犳狋狊狋犪犵犵犲狉犮狅狀犱犻狋犻狅狀狊犻狀

犪犱狅犫犾犲犺犲犾犻犮犪犾犵犲犪狉狆犪犻狉

４　均载系数计算

对于传动系统多自由度微分方程组（１１），求其解析解是比较困难的，一般均采用数值解法来求解。采用

四阶ＲｕｎｇｅＫｕｔｔａ法求解方程组。将式（１１）中得到的位移响应代到式（３）中，得到弹性啮合力犉ｓｐｉ１、犉ｒｐｉ１、

犉ｒｐｉ２和犉ｒｐｉ２。令犫ｓｐｉ１、犫ｒｐｉ１和犫ｒｐｉ２、犫ｒｐｉ２分别为人字行星系统左右端的在一个啮频周期内外啮合与内啮合的均

载系数

犫ｓｐｉｊ＝
犖（犉ｓｐｉｊ）ｍａｘ


犖

犼＝１

（犉ｓｐｉｊ）ｍａｘ

犫ｒｐｉｊ＝
犖（犉ｒｐｉｊ）ｍａｘ


犖

犼＝１

（犉ｒｐｉｊ）ｍａｘ

犫ｓｐｉｋ＝
犖（犉ｓｐｉｋ）ｍａｘ


犖

犽＝１

（犉ｓｐｉｋ）ｍａｘ

犫ｒｐｉｋ＝
犖（犉ｒｐｉｋ）ｍａｘ


犖

犽＝１

（犉ｒｐｉｋ）ｍａｘ

烅

烄

烆

　　， （１３）

式中：犼＝１，２，…，狀１；犽＝１，２，…，狀２，犼和犽分别为啮频周期数。

定义系统在一个啮频周期中的均载系数为

犅ｓｐ犻１＝ 犫ｓｐｉｊ－１ ｍａｘ＋１

犅ｒｐ犻１＝ 犫ｒｐｉｊ－１ ｍａｘ＋１

犅ｓｐｉ２＝ 犫ｓｐｉｋ－１ ｍａｘ＋１

犅ｒｐｉ２＝ 犫ｒｐｉｊ－１ ｍａｘ＋１

烅

烄

烆

　　， （１４）

　　定义犅ｓｐ１和犅ｒｐ１分别为系统左端啮频周期内外啮合的均载系数；令犅ｓｐ２和犅ｒｐ２分别为系统右端啮频周期

内外啮合的均载系数。则左右端系统啮频周期内外啮合均载系数为

犅ｓｐ１＝ｍａｘ（犅ｓｐ犻１）

犅ｒｐ１＝ｍａｘ（犅ｒｐ犻１）

犅ｓｐ２＝ｍａｘ（犅ｓｐｉ２）

犅ｒｐ２＝ｍａｘ（犅ｒｐ犻２）

烅

烄

烆

　　。 （１５）
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５　均载特性分析

取自某风电增速齿轮箱的已有算例，其主要技术参数为：取行星架输入转速为１７ｒ／ｍｉｎ，输入扭矩犜ｉｎ＝

９．３３×１０５Ｎｍ；行星轮个数３；太阳轮与行星轮的等效啮合刚度为３．０６×１０９Ｎ／ｍ，行星轮与内齿圈的等效啮

合刚度３．７０×１０９Ｎ／ｍ；太阳轮、行星轮与内齿圈的径向支承刚度为１×１０１０ Ｎ／ｍ，轴向支承刚度为８．５４×

１０９Ｎ／ｍ。

齿轮传动主要参数如下：太阳轮狕ｓ＝１９，行星轮狕ｐ＝３３，内齿轮狕ｒ＝８６；模数犿ｎ＝８．４６６７；压力角α＝

２０°；螺旋角β＝２４．５°。在ＫＩＳＳｓｏｆｔ中可以计算得到齿轮传递误差的初始幅值和相位。由于这里高于３次谐

波的幅值很小，所以只取前三阶谐波，其值如表１所示。

表１　传递误差的初始幅值和相位

犜犪犫．１　犎犪狉犿狅狀犻犮犪犿狆犾犻狋狌犱犲狊犪狀犱狆犺犪狊犲

犪狀犵犾犲狊狅犳狋犺犲狋狉犪狀狊犿犻狊狊犻狅狀犲狉狉狅狉

谐波次数犔 犲
＾

ｓｐｌ／μｍ σｓｐｌ／ｒａｄ 犲
＾

ｒｐｌ／μｍ σｒｐｌ／ｒａｄ

１ ２．３１５ －０．６５８ ２．１３１ －０．８３５

２ ０．２２１ －１．３４６ ０．１１５ －１．３８９

３ ０．０８２ ０．０４７ ０．０５１ ０．９８３

５．１　交错角对动态均载特性的影响分析

为研究齿轮交错角对各行星轮均载特性影响，采用式（１３）计算每一啮频周期系统各行星轮内外啮合均

载系数，得到γｓｔｇ＝０时左右端各行星轮内外啮合均载系数随啮频周期数变化曲线如图５所示。由于人字齿

左右端存在耦合关系，所以左右端均载系数变化不相同。

图５　左右端各行星轮内外啮合均载系数曲线

犉犻犵．５　犈狓狋犲狉狀犪犾犪狀犱犻狀狋犲狉狀犪犾犾狅犪犱狊犺犪狉犻狀犵狅犳狋犺犲犾犲犳狋犪狀犱狋犺犲狉犻犵犺狋犲狀犱狊狅犳犲犪犮犺狆犾犪狀犲狋犿犲狊犺犻狀犵
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当左右端斜齿轮之间的交错角γｓｔｇ＝０、π／４、π／２、３π／４和π时，分别采用式（１４）、（１５）计算左右端系统周

期内外均载系数。获得左右端内外啮合一个啮频周期内的均载系数分别随交错角的变化曲线如图６所示。

图６　左右端均载系数分别随交错角的变化曲线

犉犻犵．６　犈犳犳犲犮狋狅犳狊狋犪犵犵犲狉犪狀犵犲犾狅狀犲狓狋犲狉狀犪犾犪狀犱犻狀狋犲狉狀犪犾犾狅犪犱狊犺犪狉犻狀犵

可以看出，交错角对左端系统啮频周期内的均载性能影响较大，而对右端均载性能影响较小。在交错角

为０～π／２时，左端外啮合均载系数随着交错角的增大而减小，内啮合均载系数随着交错角的增大而增大。

左端系统综合均载系数是随着交错角的增大先减小后增大，在γｓｔｇ＝π／２时，其达到最小值为１．０３６９；而右端

均载系数随着交错角的增大先增大后减小，在γｓｔｇ＝π／２时，其均载系数达到最大值１．０４０４。由于右端均载

系数基本未发生变化，而左端均载系数在交错角为π／２时均载性能最好，可以得出人字齿传动系统综合均载

效果在交错角为π／２时最好。

５．２　耦合扭转刚度对动态均载特性的影响分析

上述的分析仅考虑了交错角对系统均载特性的影响。假设交错角为０，分析此时左右端斜齿轮的耦合扭

转刚度对动态均载特性的影响。

为研究耦合扭转刚度对系统均载性能的影响，行星轮和内齿圈扭转刚度不变，均取１０８Ｎｍ／ｒａｄ，太阳轮

左右端耦合扭转刚度分别取１０７、５×１０７、１０８、５×１０８ 和１０９Ｎｍ／ｒａｄ，获得系统周期内均载系数变化曲线如

图７所示。

图７　太阳轮耦合扭转刚度与均载系数的变化曲线

犉犻犵．７　犈犳犳犲犮狋狅犳犮狅狌狆犾犻狀犵狋狅狉狊犻狅狀犪犾狊狋犻犳犳狀犲狊狊犻狀狊狌狀狅狀犲狓狋犲狉狀犪犾犪狀犱犻狀狋犲狉狀犪犾犾狅犪犱狊犺犪狉犻狀犵

当行星轮左右端耦合扭转刚度取１０７、５×１０７、１０８、５×１０８ 和１０９Ｎｍ／ｒａｄ，太阳轮和内齿圈耦合扭转刚

度均取１０８Ｎｍ／ｒａｄ，获得系统周期内均载系数变化曲线如图８所示。

当内齿圈左右端耦合扭转刚度取１０７、５×１０７、１０８、５×１０８ 和１０９Ｎｍ／ｒａｄ，太阳轮和行星轮耦合扭转刚度

均取１０８Ｎｍ／ｒａｄ，获得系统周期内均载系数变化曲线如图９所示。

通过分析可以得出：太阳轮、行星轮和内齿圈左右端的耦合扭转刚度对系统均载系数影响不大。
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图８　行星轮耦合扭转刚度与均载系数的变化曲线

犉犻犵．８　犈犳犳犲犮狋狅犳犮狅狌狆犾犻狀犵狋狅狉狊犻狅狀犪犾狊狋犻犳犳狀犲狊狊犻狀狆犾犪狀狋狅狀犲狓狋犲狉狀犪犾犪狀犱犻狀狋犲狉狀犪犾犾狅犪犱狊犺犪狉犻狀犵

图９　内齿圈耦合扭转刚度与均载系数的变化曲线

犉犻犵．９　犈犳犳犲犮狋狅犳犮狅狌狆犾犻狀犵狋狅狉狊犻狅狀犪犾狊狋犻犳犳狀犲狊狊犻狀犻狀狋犲狉狀犪犾犵犲犪狉狅狀犲狓狋犲狉狀犪犾犪狀犱犻狀狋犲狉狀犪犾犾狅犪犱狊犺犪狉犻狀犵

６　总　结

１）基于Ｌａｇｒａｎｇｅ方程采用集中参数法建立了人字齿行星传动系统的动力学方程，考虑了交错角和耦合

扭转刚度对均载特性的影响。

２）人字齿左右端斜齿轮之间的交错角对左端均载性能有较大的影响，而右端均载性能对其不敏感。在

交错角为π／２时，左端的均载性能达到最优，而右端均载性能最差；综合分析得出此时左右端的综合均载性

能最好。

３）在交错角为０的情况下，太阳轮、行星轮和内齿圈左右端耦合扭转刚度对系统的均载性能影响不大。
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