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摘要:随着工业的发展,对于行星传动系统均载和动载亦提出了更高的要求,在传统的内齿圈

结构的基础上薄壁柔性内齿圈及采用弹性支撑等类型的柔性内齿圈得以设计与应用。各类型内齿

圈的结构特点与柔性差异及对系统均载和动载的影响甚少有文献报道,造成了系统传动构件在设

计选用时的盲点。通过搭建各内齿圈结构有限元模型,对比分析了各内齿圈的结构特点与柔性差

异,结合行星传动系统动力学模型,获得了考虑系统误差时不同内齿圈结构下系统均载系数和动载

系数的差异。分析表明传统内齿圈的柔性最差,系统的均载系数和动载系数较采用柔性内齿圈结

构明显偏大。薄壁柔性内齿圈结构的均载效果最好且波动平滑,但系统的各支路的动载系数波动

增大。弹性销内齿圈结构综合时变啮合刚度波动剧烈,处于销钉位置时刚度明显增大,系统的均载

系数降低且杂乱无章,动载系数增大。
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Abstract:Withthedevelopmentofindustry,higherrequirementsfortheloadsharinganddynamicload
factorofplanetarytransmissionsystem havebeenputforward.Onthebasisoftraditionalringgear
structure,thin-walledringgear,newmaterialringgearandelasticsupportringgearhavebeendesigned
andapplied.However,thestructuralcharacteristicsandflexibilitydifferencesofeachringandtheir
influenceonthesystemloadsharinganddynamicloadfactorhavebeenrarelyreportedintheliterature,

resultingintheblindspotinthedesignandselectionofthesystemcomponents.Inthispaper,by
establishingthefiniteelementmodelsofeachringstructure,thestructuralcharacteristicsandflexibility
differencesofeachringwerecomparedandanalyzed.Combinedwiththedynamicmodelofplanetary



transmissionsystem,thedifferencesofthesystem’sloadsharinganddynamicloadfactorunderdifferent
structureswereobtainedwhenthesystemerrorswereconsidered.Theanalysisshowsthattheflexibilityof
thetraditionalringgearistheworst,andthesystem’sloadsharinganddynamicloadfactorareobviously
largerthanthoseoftheflexibleringgear.Thethin-walledflexibleringgearhasthebestload-sharingeffect
andthefluctuationissmooth,butthedynamicloadfactorfluctuationofeachbranchofthesystem
increases.Duetothestructuralcharacteristicsoftheelastic-pinringgear,thecomprehensivetime-varying
meshingstiffnessfluctuatesviolently,andthestiffnessincreasesobviously whenitisatthepin
position.Althoughtheloadsharingofthesystemisreduced,itischaoticandthedynamicloadfactorofthe
systemisobviouslyenhanced.
Keywords:typeofringgear;flexible;planetarytransmissionsystem;loadsharing;dynamicloadfactor

行星传动系统具备结构紧凑、传递功率大、承载能力高、抗冲击和振动的能力强以及传动平稳等优点,故
而有十分广泛的用途。内齿圈作为行星传动系统的重要构件之一,其动态啮合特性直接影响传动系统的均

载和动载性能,分析内齿圈的振动机理,提出相应的减振、降噪措施,对于设计动力学性能优良的行星齿轮传

动装置有十分重要的现实意义。
理论分析和实验研究都表明,内齿圈的柔度对系统动态特性的影响是不容忽视的[1-4]。增加行星轮系中

内齿圈的柔性将使行星齿轮之间的载荷分配更加均匀。Hidaka等[3]对传统的内齿圈结构进行了深入的研

究,得出了轮缘厚度对变形、应力和载荷分担系数的影响。结果表明,当轮缘厚度较小时,内齿圈的弯曲变形

起主导作用。随着齿厚的增加,内齿圈上的最大应力逐渐从齿槽向齿根转移,但对其载荷分担性能的影响不

显著。Kahraman等[5]还利用有限元法建立了行星轮系的准静态模型,以分析传统内齿圈的柔度对齿轮应力

和载荷分布的影响。此外,Kahraman等[6]利用类似的方法,进一步研究了传统内齿圈的柔度对系统动态特

性的影响,研究表明减小内齿圈的厚度有助于补偿齿轮制造安装误差造成的不均匀载荷效应。然而由于传

统内齿圈结构轮缘较厚并呈现刚度高的特点,从而影响传动系统的均载和动载性能。为获取更加优良的系

统动态性能,学者们对传统内齿圈的结构进行优化后获得了可以降低传动系统振动和不均载的柔性内齿圈

结构。例如:薄壁柔性内齿圈结构[7]、新材料和弹性支撑的内齿圈结构等。
然而,目前对于传统内齿圈结构与柔性内齿圈结构的结构特点与柔性差异及对系统均载和动载的影响

甚少有文献报道。笔者对此进行详细分析,以期为系统传动构件的设计选用提供帮助。

1 内齿圈类型及柔性分析

对常见的3种内齿圈结构[8](传统内齿圈、薄壁柔性内齿圈及弹性销内齿圈)展开对比分析,以了解各内

齿圈结构的特性以及其对行星传动系统动态特性的影响,为设计行星传动系统结构设计提供理论基础。
为准确对比分析3种结构的特点,笔者将采用完全相同模数、齿数、外径、变位系数、轮缘厚度、压力角及

相同齿宽参数的内齿圈,参数见表1。

表1 内齿圈部分参数

Table1 Parametersofringgear

内齿圈
模数/

mm

压力角/
(°)

变位系数
质量/

kg

转动惯量/
(kg·m2)

齿宽/

mm

轮缘厚度/

mm

传统内齿圈 3.8 22.5 0.1516 31.25 2.9606 88 24

薄壁内齿圈 3.8 22.5 0.1516 34.38 3.2567 88 24

弹性销内齿圈 3.8 22.5 0.1516 29.68 2.8126 88 24
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1.1 传统内齿圈结构

传统内齿圈结构具备轮缘厚度大并且采用轮缘外侧固定支承的方式(见图1),致使诸多学者在分析轮齿

啮合过程时忽略不计轮缘变形,仅考虑轮齿的承载变形。通过构建传统内齿圈与外啮合齿轮的有限元模型,
按照中心距装配,设置材料属性,采用“static,general”静态分析步,并设置齿轮中心参考点与轮齿网格耦合。
采用“surface-to-surfacecontact”面面接触分析类型及“smallsliding”微小滑移算法,并设置接触属性为切向

无摩擦且法向硬接触。从而获取了含轮缘柔性的单个啮合周期下的轮齿承载传动误差曲线,如图2所示。

图1 传统内齿圈有限元模型

Fig.1 Finiteelementmodeloftraditionalring

图2 传统内齿圈承载传动误差曲线

Fig.2 Loadedtransmissionerrorsoftraditionalring

1.2 薄壁柔性内齿圈

薄壁柔性内齿圈通过依靠齿轮本身弹性变形使各行星轮载荷均匀减少振动,该结构采用下端面固定且

延伸轮缘长度形成悬臂的特点。通过构建新型柔性内齿圈的单齿有限元模型并环形阵列合并形成全齿模

型,见图3。设定材料属性(弹性模量206000MPa,泊松比0.3,密度7.85g/cm3)、采用静力通用分析步并设

置相关接触面及接触特性后施加扭矩于太阳轮中心点位置,准确获得单个啮合周期内的承载传动误差曲线,
如图4所示。

图3 薄壁柔性内齿圈有限元模型

Fig.3 Finiteelementmodelofthin-walledring

图4 承载传动误差曲线

Fig.4 Loadedtransmissionerrorsofthin-walledring
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图5 内齿圈销支承原理图

Fig.5 Schematicdiagramofpin

1.3 弹性销内齿圈

弹性销内齿圈则通过将内齿圈轮缘与外接基体部分间添加销连

接,通过控制销的柔性以降低整体刚度提升系统的均载性能。由于

该结构的有限元模型计算时存在收敛困难且计算时间过长的问题,
因此在结合其结构和支撑特点的情况下给出了一种数值解法,提高

效率的同时保证了准确度,具体方程可见作者已发表文献[9],此处

仅做简要阐述。假设内齿圈有n 个支座(以5支座为例,见图5),内
齿圈可分为至少n 段均匀弯曲的弯曲梁[10]。通过分析可得内齿圈

的周向位移ω、径向位移μ 和弯曲角θ所造成的啮合线上总体变形。

1)固定支撑的内齿圈通常采用螺栓连接。在支承位置的平移位

移完全受约束,仅保留转动自由度,即u=0;ω=0;θ1=θ2。

2)采用销钉支承内齿圈时存在两种边界条件。当梁沿径向远离

圆心时,它将与销钉接触。梁在支承位置的周向位移和径向位移受

到完全约束。此时边界条件与固定相同,即u=0;ω=0;θ1=θ2。当梁沿着接近圆心的径向移动时,它将通

过与销钉分离。梁在支承位置的周向位移和径向位移可以同时进行。此时,边界条件为u1=u2;ω1=ω2;

θ1=θ2。
基于上述分析,通过对任意截面曲线梁的任意边界约束位置设置不同的边界条件,可以得到相应的变

形、内力和转矩。
将内齿轮轮齿部分作为刚体,啮合力以周向力、径向力和转矩的形式作用于内齿轮的关系见图6。

图6 内齿圈变形沿啮合线线的位移(含力分解)

Fig.6 Displacementofringgeardeformationalongthemeshingline(includingforcedecomposition)
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  周向位移ω、径向位移μ 和弯曲角θ所造成的啮合线上总体变形,

σ=ωcosα+μsinα+θ OA sinβ。 (2)

  根据支撑边界条件,通过对均匀曲线梁的分析,得到了梁的周向位移ω、径向位移μ 和弯曲角θ等表达

式。根据一般弹性体材料力学原理,将截面内力与变形联系起来,可以建立以下基本微分方程:
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式中:A 是梁的横截面积;E 是弹性模量;G 是剪切模量;Ix和Iy对应x 和y 轴的弯曲惯性矩;Id是关于z 轴

的扭转惯性矩;Iω是梁的变形常数;Q 是剪切力。
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通过对上述公式的推导和变换,得到了弯曲的微分方程及相应的扭转角和弯曲角的表达式。
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式中:z=r z;k=
EI
GId

。

当集中荷载和扭矩作用于梁的任意位置时,梁的各截面内力被分成两部分,如图7所示。

图7 集中荷载和集中扭矩下的变形计算

Fig.7 Deformationcalculationunderconcentratedloadandconcentratedtorque

如图7所示,当集中载荷P 和集中扭矩T 作用于梁的任何位置 p,每个部分的梁的内力方程为:
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当 p≤ z≤ 0,
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  由上式得到挠度微分方程为:

d3ω1

d 3
z

+
dω1

dz
=
pr3

EI 1-
p

0

æ

è
ç

ö

ø
÷-
sin(0- p)
sin p

cos z
é

ë
ê
ê

ù

û
ú
ú- 1-

p

0

æ

è
ç

ö

ø
÷{ }-Tr2

EI
(1+k)

sin(0- p)
sin p

cos z,

d3ω2

d 3
z

+
dω2

dz
=
pr3

EI
(1+k)

sin p

sin 0
cos(0- z)-k p

0
{ }+Tr2

EI
(1+k)

sin p

sin 0
cos(0- z)

并得通解为:

ω1=A+Bsin z +Ccos z +
pr3+Tr2

EI
·
(1+k)
2

sin(0- p)
sin 0

zcos z +
pr3

EIk1-
p

0

æ

è
ç

ö

ø
÷ z,

ω2=D+Esin z +Fcos z -
pr3+Tr2

EI
·
(1+k)
2

sin p

sin 0
zcos(0- z)-

pr3

EIk
p

0
z。

ì

î

í

ï
ïï

ï
ïï

(7)

5第12期 胡升阳,等:内齿圈结构类型柔性及均载与动载特性对比分析



  基于边界条件和连续条件,

1)z=0:ω1=0或ω″1=0。

2)z= p:ω1=ω2,ω'1=ω'2和ω″1=ω″2。

3)z= p:ω2=0和ω″2=0。
得到相关系数:
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  将得到的常数代入公式,得到集中荷载和集中扭矩作用下弯曲梁的弯曲度及弯扭角的计算公式为:
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当 p≤ z≤ 0,
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2EI{
(1+k)
sin 0

[ zcos(0- z)sin p- 0
sin p

sin 0
sin z ]-sin(0-

z)(pcos p-sin p)}+Tr
EI{

(1+k)
2sin 0

[ zcos(0- z)sin p- 0
sin p

sin 0
sin z-

sin(0- z)(pcos p-sin p)]-k
sin(0- z)
sin 0

sin p}。 (14)

  至此,获取了弹性销内齿圈结构的轮缘的变形以及综合时变啮合刚度(轮齿时变啮合刚度采用有限元方

法),并给出了固定支承下该方法计算结果与有限元进行了对比,见图8。

图8 轮缘变形对比与综合啮合刚度

Fig.8 Deformationcomparisonandcomprehensivemeshingstiffness

1.4 对比总结

通过分析3种内齿圈结构的柔性,可获知传统刚性内齿圈结构的柔性最小,刚度最大。薄壁内齿圈结构

的柔性最好,且波动幅值较小。弹性销内齿圈结构的柔性介于以上两者之间,但存在柔性波动过大的问题,
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该缺点将导致时变啮合刚度的波动剧烈,从而影响系统的均载和动载特性。为更加准确定量地获知3种内

齿圈结构对行星传动系统的动态特性影响的区别,下文将通过构建行星传动系统的动力学模型,进一步对比

3种内齿圈结构的动力学特性的差异。

2 动力学特性分析

为进一步了各内齿圈结构对行星传动系统的动态特性的影响对比,采用集中质量法[9]构建了行星传动

系统的动力学方程。图9为行星齿轮传动简图。整个系统由太阳轮、5个行星轮和内齿圈组成。输入的功率

由太阳轮分流经过行星轮后再汇流到行星架上输出。

图9 行星齿轮传动简图

Fig.9 Schematicdiagramofplanetarygeartransmission

建模时采用集中质量模型,将齿轮视为集中质量传统圆盘,啮合副的弹性变形简化为沿啮合线的时变弹

簧刚度,支承处的弹性变形则用等效弹簧刚度表示,齿轮均为直齿轮,且各行星轮的物理和几何参数相同,不
计齿轮啮合时摩擦力的影响,考虑齿轮的安装误差、制造误差,则系统的动力学模型如图10所示[11]。

图10 行星传动系统动力学模型

Fig.10 Dynamicmodelofthesystem
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  所构建行星传动系统的动力学模型的广义坐标为X={xs,ys,us,xpi,ypi,xr,yr,ur,xc,yc,uc},其中

i=1,2,…,5。
图10中,kspi表示太阳轮与行星轮啮合副间的轮齿时变啮合刚度;kspi表示太阳轮与行星轮啮合副间的

啮合阻尼;krpi表示行星轮与内齿圈啮合副间的轮齿时变啮合刚度;crpi表示行星轮与内齿圈啮合副间的啮合

阻尼;ksx表示太阳轮的支承处在x 方向上的等效弹簧刚度;ksy表示太阳轮的支承处在y 方向上的等效弹簧

刚度;csx表示太阳轮的支承处在x 方向上的等效阻尼;csy表示太阳轮的支承处在y 方向上的等效阻尼;kpix

表示行星轮的支承处在x 方向上的等效弹簧刚度;kpiy表示行星轮的支承处在y 方向上的等效弹簧刚度;cpix
表示行星轮的支承处在x 方向上的等效阻尼;cpiy表示行星轮的支承处在y 方向上的等效阻尼;krx表示内齿

圈的支承处在x 方向上的等效弹簧刚度;kry表示内齿圈的支承处在y 方向上的等效弹簧刚度;crx表示内齿

圈的支承处在x 方向上的等效阻尼;cry表示内齿圈的支承处在y 方向上的等效阻尼;kcx表示行星架的支承

处在x 方向上的等效弹簧刚度;kcy表示行星架的支承处在y 方向上的等效弹簧刚度;ccx表示行星架的支承

处在x 方向上的等效阻尼;ccy表示行星架的支承处在y 方向上的等效阻尼。
按照行星轮系工况(见表2),传递功率2958.8kW、输出转速1128r/min,采用Runge-Kutta算法对系

统动力学方程进行求解。

表2 行星轮系构件参数

Table2 Parametersofplanetarygeartransmissioncomponents

构件 齿数 中心距/mm 变位系数 质量/kg 转动惯量/(kg·m2) 模数/mm

太阳轮 48 201

行星轮 55 201

内齿圈 162 201

0.7608 66.00 0.54895 3.8

0.7361 8.51 0.09282 3.8

0.1516 31.25 2.96060 3.8

行星架 — — — 400.10 15.31930 —

构件 压力角/(°) 齿宽/mm 功率/kW 弹性模量/GPa 输入转速/(r·min-1)

太阳轮 22.5 88 2958.8 210 1128

行星轮 22.5 88 — 210 —

内齿圈 22.5 88 — 210 —

行星架 — — — 210 —

2.1 各构件相对位置关系分析

目前对于行星传动系统各构件间相对位置关系的分析已经较为完善,故本节对各构件间相对位置关系

的分析过程不再赘述。结合相关文献获知各构件相对位置关系在端面啮合线上的相对位移关系转化公式见

下文1)至4),图11与图12为各构件间相对位置关系图(图中忽略综合误差)。

1)太阳轮中心和行星轮中心在端面啮合线上的相对位移:

δsn =(us-xssin sn +yscos sn)-(-un +xnsinα+yncosα)-esn(t)。 (15)

  2)行星轮中心和内齿圈中心在端面啮合线上的相对位移:

δrn =(ur-xrsin rn +yrcos rn)-(un -xnsinα+yncosα)-ern(t)。 (16)

  3)行星轮中心和行星架中心在xc、yc、uc方向上的相对位移:

δcnx =xc-ucsin n -xncos n +ynsin n, (17)

δcny =yc+uccos n -xncos n -ynsin n, (18)

δcnu =uc-yn -xcsin n +yccos n。 (19)

  4)行星轮中心和行星架中心在xn、yn方向上的相对位移:

δpnx =xn -xccos n -ycsin n, (20)
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δpny =yn -uc+xcsin n -yccos n。 (21)
式中:x、y、u 分别代表各构件直角坐标轴的x 方向、y 方向以及转动方向。下标s、c、r、n 则分别代表太阳

轮、行星架、内齿圈以及第n 个行星轮。α为齿轮啮合角;sn= n-α表示δsn与ys之间夹角;rn= n+α表示

δrn与yr之间夹角;n表示第n 个行星轮的分布角;ern(t)、esn(t)分别为第n 个外、内啮合副端面啮合线上的当

量累积啮合误差。

图11 太阳轮与行星轮间相对位移关系

Fig.11 Relativedisplacementrelationshipbetweensunandplanetarywheel

图12 行星架与行星轮间相对位移关系

Fig.12 Relativedisplacementrelationshipbetweencarrierandplanetarywheel

2.2 误差分析

本文中考虑的系统误差包括太阳轮、行星轮、内齿圈的偏心误差Es、Epi、Er及安装误差As、Api、Ar,各
构件的偏心误差的相位角为θEs

、θEpi
、θEr
,各构件的安装误差的相位角为θAs

、θApi
、θAr

,i=1,2,…,5。各误

差的相位角的起始位置为各构件坐标系中x 轴,逆时针方向为正。
为便于读者的阅读,于图13给出了行星轮的偏心误差、安装误差以及相应相位角的示意图,其他构件的

误差定义与其相同。具体含义如下:在O 上装配该构件时将不存在安装误差,为理论装配位置。O1为构件

理想制造中心,O2为构件实际安装位置。
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图13 行星轮偏心误差与安装误差示意图

Fig.13 Schematicdiagramofeccentricerrorandinstallationerrorofplanetwheel

  依据对于构件偏心误差与安装误差的位置关系定义,可将各构件的偏心误差和安装误差分别向相对应

的端面啮合线方向上投影得到各构件的当量啮合误差,并将内、外啮合线上的当量啮合误差进行累加即可得

到相应的啮合线上的累积啮合误差。这里规定啮合线方向为被动轮指向主动轮,太阳轮旋转方向为正,行星

轮、内齿圈的旋转方向为负。至此获得了行星轮、太阳轮、内齿圈以及行星架在啮合线上的啮合误差关系式,
具体见下文。

1)行星轮偏心误差Epi向第i个外啮合副端面啮合线方向投影得到当量啮合误差:

eEpiw =-Episin[(ωpi-ωc)t+θEpi +αw ]; (22)

偏心误差Epi向第i个内啮合副端面啮合线方向投影得到当量啮合误差:

eEpin =Episin[(ωpi-ωc)t+θEpi -αw ]; (23)

安装误差Api向第i个外啮合副端面啮合线方向投影得到当量啮合误差:

eApiw =Apisin(θApi+αw- pi ); (24)

安装误差Api向第i个内啮合副端面啮合线方向投影得到当量啮合误差:

eApin =Apisin(θApi-αw- pi )。 (25)

  2)太阳轮偏心误差Es 向第i个外啮合副端面啮合线方向投影得到当量啮合误差:

eEs =-Essin((ωs-ωc)t+θEs+αw- pi ); (26)

安装误差As 向第i个外啮合副端面啮合线方向投影得到当量啮合误差:

eAs =-Assin(-ωct+θAs+αw- pi )。 (27)

  3)内齿圈偏心误差Er向第i个内啮合副端面啮合线方向投影得到当量啮合误差:

eEr =Ersin(-ωct+θEr-αn- pi ); (28)

安装误差Api向第i个内啮合副端面啮合线方向投影得到当量啮合误差:

eAr =Arsin(-ωct+θAr-αn- pi )。 (29)

式中:Epi、Api分别为行星轮偏心误差和安装误差;Es、As 分别为太阳轮偏心误差和安装误差;Er、Ar 分别为

内齿圈偏心误差和安装误差;θEpi
、θApi

分别为行星轮偏心误差角和安装误差角;θAs
、θEs分别为太阳轮偏心误

差角和安装误差角;θEr
、θAr分别为内齿圈偏心误差角和安装误差角;ωs、ωp、ωc 分别为太阳轮、行星轮和行星

架的角速度;αw、αn 分别为外、内啮合副端面啮合角;pi第i 个行星轮相对于x 轴的位置角,pi=2π·

i-1( )/5。
假设齿轮副的齿侧间隙为b,在计入时变啮合刚度、齿侧间隙及系统阻尼的条件下,获得了行星轮与太阳
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轮、行星轮与内齿圈间的啮合力表达式。
行星轮与太阳轮间啮合力:

Fsn =ksnf(δsn,b)+csnδ
·

sn, (30)

csn =2ζ
kspiIsIp

Isr2bp+Ipr2bs
, (31)

f(δsn,b)=

δsn -b,δsn >b,

0,-b≤δsn ≤b,

δsn +b,δsn <-b。

ì

î

í

ï
ï

ïï

(32)

  行星轮与内齿圈间啮合力:

Frn =krnf(δrn,b)+crnδ
·

rn, (33)

crn =2ζ
krpiIrIp

Irr2bp+Ipr2br
, (34)

f(δrn,b)=

δrn -b,δrn >b,

0,-b≤δrn ≤b,

δrn +b,δrn <-b。

ì

î

í

ï
ï

ïï

(35)

式中:f(δsn,b)为行星轮与太阳轮间齿侧间隙非线性函数;f(δrn,b)为行星轮与内齿圈间齿侧间隙非线性

函数。
至此,根据牛顿第二运动定律,结合前文分析建立了考虑时变啮合刚度、偏心误差、安装误差等特性的行

星齿轮传动系统非线性动力学方程。

1)太阳轮运动微分方程。

ms(x
··
s-2ωcy

·
s-ω2

cxs)-􀰐Fsnsin sn +csxx
·
s+ksxxs=0,

ms(y
··
s+2ωcx

·
s-ω2

cys)+􀰐Fsncos sn +csyy
·
s+ksyys=0,

(Is/r2s)u
··
s+􀰐Fsn +csuu

·
s+ksuus=Ts/rs。

ì

î

í

ï
ïï

ï
ïï

(36)

式中:ms、Is分别表示太阳轮的质量与转动惯量;ksx、csx分别表示太阳轮的横向支承刚度及横向支承阻尼;

ksy、csy分别表示太阳轮的纵向支承刚度及纵向支承阻尼;ksu、csu分别表示太阳轮的扭转方向的支承刚度及

扭转阻尼;Ts为输入扭矩;rs为太阳轮基圆半径,Is为太阳轮的转动惯量,αsp为太阳轮与行星轮的啮合角。

2)行星轮运动微分方程。

mp(x
··

n -2ωcy
·
n -ω2

cxn)-Fsnsinαsp+Frnsinαrp+cpxδ
·

pnx +kpxδpnx =0,

mn(y
··

n +2ωcx
·
n -ω2

cyn)-Fsncosαsp-Frncosαrp+cpyδ
·

pny +kpyδpny =0,

(In/r2n)u
··

n +Fsn -Frn =0,n=1,2,…,N。

ì

î

í

ï
ïï

ï
ï

(37)

式中:mp、Ip分别表示行星轮的质量与转动惯量;kpx、cpx分别表示行星轮的横向支承刚度及横向支承阻尼;

kpy、cpy分别表示行星轮的纵向支承刚度及纵向支承阻尼;rn为行星轮基圆半径,In为行星轮的转动惯量。

3)内齿圈运动微分方程。

mr(x
··
r-2ωcy

·
r-ω2

cxr)-􀰐Frnsinψrn +crxx
·
r+krxxr=0,

mr(y
··
r+2ωcx

·
r-ω2

cyr)+􀰐Frncosψrn +cryy
·
r+kryyr=0,

(Ir/r2r)u
··
r+􀰐Frn +cruu

·
r+kruur=0。

ì

î

í

ï
ïï

ï
ïï

(38)

式中:mr、Ir分别表示内齿圈的质量与转动惯量;krx、crx分别表示内齿圈的横向支承刚度及横向支承阻尼;

kry、cry分别表示内齿圈的纵向支承刚度及纵向支承阻尼;kru、cru分别表示内齿圈的扭转方向的支承刚度及

扭转阻尼;rr为内齿圈基圆半径,Ir为内齿圈的转动惯量,αrp为内齿圈与行星轮的啮合角。
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  4)行星架运动微分方程。

mc(x
··
c-2ωcy

·
c-ω2

cxc)-􀰐cpxδ
·

cnx +􀰐kpxδcnx +ccxx
·
c+kcxxc=0,

mc(y
··
c+2ωcx

·
c-ω2

cyc)+􀰐cpxδ
·
cnx +􀰐kpxδcnx +csyy

·
c+kcyyc=0,

(Ic/r2c)u
··
c+􀰐cpuδ

·

cnu +􀰐kpuδcnu +ccuu
·
c+kcuuc=-Tc/rc。

ì

î

í

ï
ïï

ï
ïï

(39)

式中:mc分别表示行星架的质量;kcx、ccx分别表示行星架的横向支承刚度及横向支承阻尼;kcy、ccy分别表示

行星架的纵向支承刚度及纵向支承阻尼;kcu、ccu分别表示行星架的扭转方向的支承刚度及扭转阻尼,Ic为行

星架的转动惯量,Tc为行星架的输出扭矩。
通过构建的行星传动系统的动力学模型,将所获各内齿圈的承载传动误差转化为时变啮合刚度引入模

型,设置误差类型如表3所示(考虑实际工况下,系统的误差是无法避免的,并且当系统不存在误差时,系统

将完全均载,亦将无法对比齿圈结构类型的差异。),进而准确获取并对比了传统内齿圈、薄壁柔性内齿圈以

及弹性销内齿圈3种结构下的系统的均载系数和动载系数状况。具体如图14、15所示。

表3 误差设置

Table3 Errorsetting

行星轮 偏心误差/μm 安装误差/μm

1 15 11

2 36 32

3 17 13

4 38 34

5 19 15

图14 均载系数对比

Fig.14 Comparisonofloadsharingcoefficient

图15 动载系数对比

Fig.15 Comparisonofdynamicloadfactorcoefficients
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由图14和图15可知以下结论:1)传统内齿圈的柔性最差,系统的均载系数为1.12,系统的均载系数和

动载系数均较另外两种内齿圈结构明显偏大。2)弹性销内齿圈结构由于结构的特点,导致轮齿接触的时变

啮合刚度不断变换,且当处于销钉位置时刚度会明显增大。其系统的均载系数为1.098,虽然较传统内齿圈

结构有所降低,但明显振动较多,且在动载系数上振动更是表现明显。3)薄壁柔性内齿圈结构的均载效果最

好且无多余振动,系统的均载系数仅为1.048,但由于其支撑方式的原因导致系统的各支路的动载系数波动

增大,但整体趋向于均匀,波动变缓。

3 结 论

柔性内齿圈的提出是对传统内齿圈机构的全新改革,然而目前对于该类结构的分析甚少。在本文中,通
过构建各内齿圈结构类型的柔性分析模型以及系统的动力学模型,从静力学特性和动态特性两方面对比分

析各结构的优缺点。结论如下:
1)传统内齿圈由于轮缘厚度大且支承方式的特点导致其刚性最强柔性最差,往往仅分析受载时轮齿部

分的承载变形。由于柔度差导致采用该结构会较其他的柔性内齿圈结构在系统的均载系数和动载系数上明

显偏大。
2)弹性销内齿圈结构在轮齿啮合过程中存在内齿圈偏离圆心和靠近圆心的两种姿态,且由于销钉的存

在会导致在相邻两个销钉之间内齿圈的变形不均匀呈拱形的特点,这将导致轮齿接触的时变啮合刚度波动

剧烈,且当处于销钉位置时刚度会明显增大。该结构在降低系统的均载系数的同时存在振动明显增多的缺

陷,并且导致系统的动载系数波动剧烈且杂乱无章。
3)薄壁柔性内齿圈结构由于支撑位置位于下端面,靠内齿圈自身的柔性实现均载,因此其均载效果最好

且无多余振动,并且在啮合过程中亦不会出现时变啮合刚度的剧烈波动。但亦因为其支撑方式的原因会造

成齿面载荷的偏载出现,因此在设计时可考虑在轮缘的上端面设计加强环以降低齿面偏载的弊端。此外薄

壁内齿圈结构会导致系统的各支路的动载系数波动增大,但各支路的波动趋向于均匀变缓。
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