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摘要：以某型风电齿轮箱行星轮用滑动轴承支撑的行星轮系为研究对象，综合考虑行星轮瞬态变

形、齿面承载接触和构件动态位移，提出了一种多齿瞬态三维接触模型，利用齿轮副接触与滑动轴承支

撑作为界面协调条件将各构件进行耦合，建立行星轮系刚柔耦合动力学模型，分析了行星轮瞬态变形对

行星轮系动态特性的影响。研究结果表明，在啮合力和油膜力共同作用下，行星轮会发生椭圆状变形，
其局部振动响应与齿轮副啮频相关；行星轮瞬态变形能够缓解齿轮副啮合挤压程度，降低振动响应，改
善系统均载，但过大的结构柔性会使齿轮副周期性地出现“接触-脱齿-接触”非线性啮合现象，易使齿面

出现瞬时峰值载荷，增大疲劳失效风险。
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Research on the Influence of Transient Planet Gear Deformation on 
Dynamic Characteristics of Planetary Gear Train System
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Abstract： Focusing on a specific wind turbine gearbox with a planetary gear train supported by journal 

bearings， a multi-tooth transient 3D contact model was developed considering transient planet gear defor⁃
mations， tooth surface contact loads， and dynamic component displacements.  Taking the gear pair contact 
and the journal bearing support as interface coordination conditions to couple the components， a rigid-
flexible coupled dynamics model of the planetary gear train system was established to analyze the influence 
of transient planet gear deformation on the dynamic characteristics of the planetary gear train.  Results show 
that the planet gear exhibits elliptical deformation under the combined action of meshing forces and oil film 
force， with local vibration responses correlating with gear mesh frequencies.  Transient planet gear deforma⁃
tion mitigates the tooth contact compression degree of the gear pair， suppresses vibration， and improves 
load distribution.  However， excessive structural flexibility of the planet gear pair periodically causes a non⁃
linear “contact– loss– contact” meshing phenomenon， leading to transient peak tooth loads and elevating 
the risk of fatigue failure.

Key words： wind turbine gearbox； planetary gear train system； journal bearing； flexible planet gear； 
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0 引言

行星轮系具有功率密度高、结构紧凑等优点，

被广泛应用于风电齿轮箱，其中行星轮常采用滚

动轴承支撑。随着风电机组朝大型化发展，功率

密度提高与成本控制的矛盾日益突出，部分风电

齿轮箱制造商开始采用更具成本优势且结构简单

的行星轮滑动轴承支撑方案［1-2］。然而，重载工况

下齿轮副啮合力与滑动轴承油膜力的耦合作用易

使行星轮产生变形，影响齿轮副啮合乃至系统性

能，亟需研究行星轮瞬态变形对行星轮系动态特

性的影响规律。
国内外学者对滑动轴承-转子系统的动态特

性开展了广泛研究。MAJUMDAR 等［3］采用一阶
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时变扰动法计算了滑动轴承线性刚度和阻尼系

数。SAYED 等［4］和 EL-SAYED 等［5］分别采用二

阶、三阶时变扰动法分析了滑动轴承-转子系统动

态特性。YANG 等［6］采用有限差分法求解含表面

波纹度的雷诺方程建立了非线性油膜力作用的转

子系统动力学模型。KUMAR 等［7］基于无限长轴

承假设建立了刚性转子动力学模型。
滑动轴承在齿轮传动系统中的应用同样广

泛。李浩等［8］建立了行星轮-滑动轴承系统瞬态

摩擦动力学耦合模型，分析了啮合弯矩对行星轮

滑动轴承瞬态润滑性能的影响。ZHANG 等［9］研

究了销轴误差对行星轮用滑动轴承支撑的行星轮

系均载性能的影响，并进一步考虑推力轴承影响，
推导了径向推力滑动轴承的耦合刚度 -阻尼方

程［10］。唐浩等［11］提出计入行星轮-销轴动态偏心

量的滑动轴承附加偏心修正力计算方法，提高了

建模精度。YANG 等［12］考虑滑动轴承偏心率及其

刚度-阻尼耦合效应，建立了滑动轴承支撑的人字

齿 行 星 轮 系 动 力 学 模 型。 YIN 等［13］和 YANG
等［14］采用 2 自由度刚度-阻尼系数构建了滑动轴

承支撑的行星轮系动力学模型。朱雯慧等［15］研

究了结构变形对行星轮滑动轴承润滑性能的

影响。
重载工况下结构变形会通过改变轴承-轴、轴

承-齿轮和齿轮-齿轮界面的接触状态，影响行星

轮系动态特性。PARKER 等［16］将内齿圈建模为

连续弹性体，并将轴承支撑与齿轮啮合简化为线

性刚度-阻尼，建立了行星轮系弹性-集中参数混

合动力学模型，发现了内齿圈弯曲模态。FAN
等［17］和 GUAN 等［18］分别基于壳理论和 Timoshen⁃
ko 梁理论，建立了壳体/梁单元-集中参数混合动

力学模型，分析了行星轮系动态特性。KAHRA⁃
MAN 等［19］采用有限元法建立了行星轮系准静态

模型，评估了内齿圈柔性对齿面应力的影响。谭

建军等［20］基于 Timoshenko 梁理论离散传动轴，建
立了风电传动链系统动力学模型，分析了系统固

有特性。
尽管壳/梁单元理论已广泛应用于行星轮系

动力学建模，但在处理复杂几何结构时仍存在精

度局限。为此，PORTRON 等［21］采用有限元法建

立内齿圈柔性体模型，并将轴承支撑与齿轮副啮

合简化为刚度 -阻尼，建立了行星轮系动力学模

型。GUILBERT 等［22］将模态综合法引入行星轮

系动力学建模，在提高模型精度的同时有效减少

了系统自由度。谭建军等［23-24］采用模态综合法建

立行星架和内齿圈柔性体模型，并建立了有限元-

集中参数混合的行星轮系动力学模型，其中轴承

支撑与齿轮副啮合仍简化为线性刚度-阻尼。
综上所述，现有行星轮系动力学模型常将行

星轮简化为集中质量刚体并预设啮合刚度，虽然

能提高计算效率，但难以满足高功率密度风电齿

轮箱薄壁行星轮建模需求。本文以某型风电齿轮

箱行星轮用滑动轴承支撑的行星轮系为研究对

象，综合考虑行星轮瞬态变形、齿面承载接触和构

件动态位移，提出一种多齿瞬态三维接触模型，其
中滑动轴承被建模为分布式刚度-阻尼；然后基于

子结构缩聚理论、梁单元法和集中参数法建立行

星轮系刚柔耦合动力学模型；最后分析行星轮瞬

态变形对行星轮系动态特性的影响。

1 滑动轴承支撑的行星轮系结构原理

图 1 为某型风电齿轮箱低速级行星轮系结构

示意图，主要包括行星轮、太阳轮、内齿圈、轴承支

撑等。其中，行星轮采用滑动轴承支撑（行星轮内

孔作为轴承衬套，行星架销轴作为轴颈），其余部

件则由滚动轴承支撑。通过行星轮与销轴的相对

运动形成动压油膜，实现对行星轮支撑。表 1 和

表 2 分别为齿轮和滑动轴承基本参数。

2 滑动轴承支撑的行星轮系动力学模型

2.1　坐标系定义

图 2 和图 3 分别为行星轮系和行星轮的坐标

系定义。OXYZ 为全局坐标系，原点固定于内齿

圈（r）中心；orxryrzr 和 osxsyszs 为全局坐标系，原点

分别固定于内齿圈和太阳轮（s）中心；ortjxrtjyrtjzrtj为

图 1　滑动轴承支撑的行星轮系结构

Fig.1　Structure of planetary gear train system with 
plain bearings

表 1　齿轮参数

Tab.1　Gear parameters

齿数

模数/mm
螺旋角/（°）
压力角/（°）

有效齿宽/mm
数量

太阳轮

32
24
5

20
500

1

行星轮

29

500
5

内齿圈

93

500
1
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局部坐标系，固定于内齿圈第 j 个轮齿；ocxcyczc和

opixpiypizpi为局部坐标系，原点分别位于行星架（c）
和第 i 个行星轮（p）中心；op，jxp，jyp，jzp，j 为局部坐标

系，固定于行星轮轮缘第 j个离散节点。

2.2　柔性体建模

采用有限元子结构缩聚方法对内齿圈、行星

架和行星轮进行建模，如图 4 和图 5 所示。在各构

件关键传力区域布置主节点，如内齿圈主节点设

置在啮合和螺栓连接处；行星架主节点设置在扭

矩输入、轴承支撑及销轴连接处。将行星轮轮缘

沿周向均布分割，并采用有限元缩聚方法将每一

个离散轮缘三维结构两侧端面与主节点耦合，如

图 5 所示。图中 Rpi 为内孔半径，Rpo 为齿根圆半

径，R 为轮缘半径，R=（Rpi+Rpo）/2。
通过柔性多点约束将主节点与界面从节点连

接，采用 Craig-Bampton 模态综合法进行子结构

缩聚，得到构件缩聚后的自由振动方程：
M n q̈n + K nqn = 0 （1）

式中：M n、K n 分别为构件缩聚后的质量和刚度矩阵；qn 为

构件缩聚后的位移矢量。

2.3　行星轮瞬态变形对啮合力和油膜力的影响

图 6 为行星轮受力示意图，主要承受太阳轮-

行星轮啮合力 Fspi、内齿圈-行星轮啮合力 Frpi和滑

动轴承油膜力 FJB。在齿轮副啮合过程中，行星轮

瞬态变形会改变轮齿空间位置，影响齿轮副啮合

力，同时还会改变其内孔形状，影响滑动轴承油

膜力。

图 4　内齿圈与行星架主节点分布

Fig.4　Master node distribution of the ring gear 
and carrier

图 5　行星轮主节点分布

Fig.5　Master node distribution of the planetary gear

图 2　行星轮系坐标系定义

Fig.2　Coordinate system definition of planetary 
gear train

图 3　行星轮轮缘离散节点坐标系定义

Fig.3　Coordinate system definition of discrete nodes on 
planetary gear annulus

图 6　行星轮受力分析

Fig.6　Force analysis of planetary gear

表 2　滑动轴承参数

Tab.2　Plain bearing parameters

参数

半径/mm
半径间隙/μm

宽度/mm
50 ℃润滑油黏度/（Pa · s）
齿轮材料弹性模量/GPa
轴承材料弹性模量/GPa

齿轮材料泊松比

轴承材料泊松比

值

150
320
500

0.175
210
105
0.3

0.34
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2.3.1　行星轮系多副-多齿-多点啮合

图 7 为行星轮多副 -多齿 -多点啮合示意图。
通过将第 i 个行星轮、太阳轮、内齿圈第 j 个轮齿

的振动位移分别投影至各自对应的齿轮副啮合轮

齿接触线上的接触点，可得太阳轮-行星轮齿轮副

中第 l 个接触点上的相对位移 δ spi_l、内齿圈-行星

轮齿轮副中第 l个接触点上的相对位移 δ rpi_l
［23］：

ü

ý

þ

ï
ïï
ï
ï
ï

ï
ïï
ï
ï
ï

δ spi_l =[( u s + θ s × r spi_s_l )-( upi + θpi × r spi_pi_l ) ] ·
              I spi_v + θzc R bs - e spi ( M l )
δ rpi_l = {( upi + θpi × r rpi_pi_l )-[ u rtj + θ rtj ×( r rpi_rtj_l - X rj ) ] } ·
              I rpi_v + θzc R br - e rpi ( M l )

（2）
式中：Rbs、Rbr 分别为太阳轮和内齿圈基圆半径；u为平移

位移，u=（x，y，z）T；θ为角位移，θ=（θx，θy，θz）
T；Xrj为内齿

圈第 j 个轮齿节点在 orxryrzr 中的坐标，Xrj=（xrj，yrj，zrj）
T；e

为静态传递误差，此处将静态传递误差设置为零；下标

sp、rp 分别表示太阳轮-行星轮齿轮副、内齿圈-行星轮齿

轮副，i表示第 i个行星轮。更多量符号解释详见文献［23］。

图 8 所示为行星轮瞬态变形对齿轮副啮合相

对位移的影响。假设齿轮副动态啮合力和滑动轴

承油膜力等效作用于行星轮轮缘虚拟节点。定义

虚拟节点 m 局部坐标系为 opv，mxpv，mypv，mzpv，m，每个

节点考虑 6 个自由度，其位移向量 X pv，m 为

X pv，m = (           xpv，m，ypv，m，zpv，m

xpv，m

，         θxpv，m，θypv，m，θzpv，m

θpv，m

) T
（3）

基于位移叠加原理，可得行星轮轮缘虚拟节

点 m 变形投影至齿轮副第 k 条接触线上第 l 个接

触点的相对位移表达式：
δpv，m_lk ( M l )= ( x pv，m + θpv，m × rpv，m_lk ) Iv （4）

rpv，m_lk = ( xpv，m_lk，ypv，m_lk，zpv，m_lk )T （5）

其中，Iv 为接触点的法向向量；rpv，m_lk 为从 opv，m 到

齿轮副第 k 条接触线上第 l 个接触点 Ml 的位移

矢量。
结合式（2）~式（5），可重新推导考虑行星轮

瞬态变形的太阳轮/内齿圈-行星轮齿轮副第 k 条

接触线上第 l个接触点 Ml的相对位移为

ü
ý
þ

σ spi ( M l )= δ spi ( M l )+ δpv，m_lk ( M l )
σ rpi ( M l )= δ rpi ( M l )+ δpv，m_lk ( M l )

（6）

考虑行星轮系内/外啮合副多齿动态啮合过

程，同时计入行星轮瞬态变形对轮齿接触点相对

位移的影响，基于准静态的齿轮轮齿承载接触分

析，建立了适用于多副-多齿-多点啮合的动态承

载接触分析模型，如图 9 所示。该模型考虑了行

星轮瞬态变形、多副-多齿-多点接触力与系统振

动位移之间的耦合关系。为了简化动力学建模流

程，忽略弹性变形对齿轮副重合度的动态影响，将
重合度考虑为定值。当各轮齿接触点静态传递误

差已知，且忽略轮齿表面摩擦时，行星轮系多副-
多齿-多点的变形协调条件为［23］

é
ë
êêêê ù

û
úúúúC sp

bf

C rp
bf

é
ë
êêêê ù

û
úúúúF sp

F rp
+ é
ë
êêêê ù

û
úúúúu c，sp

u c，rp
- é
ë
êêêê ù

û
úúúúY sp

Y rp
= é
ë
êêêê ù

û
úúúúδ sp

δ rp
- é
ë
êêêê ù

û
úúúúε sp

ε rp
（7）

式中：Cbf、F、u、Y和 δ分别为潜在接触点全局柔度矩阵、

载荷向量、接触变形向量、剩余间隙向量和齿轮副相对位

移向量（式（6））；ε为潜在接触点初始间隙向量；Cbf和 uc详

见文献［25-26］。

图 7　行星轮多副-多齿-多点啮合示意图

Fig.7　Schematic diagram of multi-pair - multi-tooth - 
multi-point meshing of planetary gear

图 8　行星轮瞬态变形对齿轮副啮合相对位移的影响

Fig.8　Impact of transient planetary gear deformation 
on the relative displacement of meshing gear pairs

图 9　斜齿轮齿面接触示意图

Fig.9　Schematic diagram of the helical gear 
tooth contact
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2.3.2　行星轮滑动轴承

图 10 为滑动轴承坐标系定义，其油膜厚度主

要受行星轮与行星架销轴之间的相对位移影响，
可表示为

h ( θ，z，t )= c +              x ( t ) sin θ - y ( t ) cos θ
ho

+

                     
( l

2 - z ) ( θx ( t ) cos θ + θy ( t ) sinθ )
hm

（8）

式中：ho 为行星轮与行星架销轴之间的相对平动位移引起

的膜厚变化；hm 为行星轮与行星架销轴之间的相对转动

位移引起的膜厚变化；c 为半径间隙；θ 为位置角；z 为轴向

坐标；t 为时间；x ( t )、y ( t )分别为销轴相对于行星轮的平

动位移；θx ( t )、θy ( t ) 分别为销轴相对于行星轮的转动位

移；l为轴承宽度。

基于滑动轴承膜厚分布，采用有限差分法求

解平均流雷诺方程［27］，计算油膜压力：
∂

R ji ∂θ
( ϕθ

h3

η
∂ph

R ji ∂θ
)+ ∂

∂z
( ϕ z

h3

η
∂ph

∂z
)=

6u s ϕ c
∂h

R ji ∂θ
+ 6u s σ

∂ϕ s

R ji ∂θ
+ 12ϕ c

∂h
∂t

（9）

式中：R ji 为滑动轴承半径；η 为润滑油黏度；u s 为界面线速

度；ϕ θ、ϕ z 分别为圆周和轴向流量因子；ϕ s 为剪切流因子；

ϕ c 为接触因子；σ为综合粗糙度；ph 为油膜压力。

由于斜齿轮啮合刚度波动程度小且大功率风

电齿轮箱行星轮数量多，若直接采用非线性油膜

力将行星轮与行星架销轴进行耦合，计算成本极

高，因此，本文将滑动轴承等效建模为线性刚度-

阻尼，并采用线性扰动法求解其刚度和阻尼系

数［28］，如下所示：
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cos θ

( z - l
2 ) cos θ

( z - l
2 ) sin θ

[ px py pθx
pθy

] dθdz （10）
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ú-sin θ
cos θ

( z - l
2 ) cos θ

( z - l
2 ) sin θ

[ pẋ pẏ pθ̇x
p θ̇y

] dθdz （11）

2.4　啮合力和油膜力对行星轮瞬态变形的反馈

影响

2.4.1　对多副-多齿-多点啮合的反馈影响

图 11 为行星轮齿面接触力到轮缘虚拟节点

的等效转换示意图。当已知齿轮副第 k 条接触线

上第 l 个接触点的接触力 Flk 时，基于下式可得到

作用在虚拟节点上的力 Fpv，τi_lk和力矩Mpv，τi_lk：
[ F pv，τi_lk    M pv，τi_lk ]T =[ A τi_lkF τi_lk    rpv，m_lk ×( A τi_lkF τi_lk ) ]T

（12）
式中：下标 τ 表示 sp、rp；Fτi_lk为第 k 条接触线上第 l 个接触

点的接触力；Aτi_lk 为旋转矩阵，目的是将齿面接触力 Fτi_lk

转换至行星轮轮缘虚拟节点。

图 11　行星轮齿面接触力到轮缘虚拟节点的转换示意图

Fig.11　Transformation schematic diagram of planetary 
gear tooth surface loads to virtual nodes on planetary 

gear annulus

需要注意的是，在齿轮副啮合过程中，由于接触线

沿齿面连续移动，因此与接触力对应的轮缘虚拟

节点并不一定与离散节点重合。
根据式（12）可得，所有的太阳轮/内齿圈-行

星轮齿轮副轮齿接触力等效作用在行星轮轮缘虚

拟节点上的激振力矩阵，可表示为

F pv，τ =[ F pv，τ1_1    …    F pv，τ1_k   …    F pv，τ1_ceil ( ξτ )   …    

F pv，τNpp_1    …    F pv，τNpp_k    …    F pv，τNpp_ceil ( ξτ ) ]T （13）

F pv，τi_k =[ Fτi_1k    ⋯    Fτi_lk    ⋯    Fτi_nk ]T （14）
式中：Npp为轮缘离散节点数量。

当接触点位置已知时，可以直接定位行星轮

轮缘虚拟节点的位置，因此为了简化描述，将式

（13）中下标“lk”替换为“m”，即Fpv_τi_m和Mpv_τi_m。
2.4.2　对滑动轴承的反馈影响

图 12 为滑动轴承油膜力到行星轮轮缘虚拟

图 10　滑动轴承坐标系定义

Fig.10　Coordinate system definition of plain bearing
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节点的等效转换示意图。油膜力主要作用在行星

轮内孔的法向，因此可以快速获得作用在虚拟节

点上的径向力 FJB，m和力矩MJB，m：
ü
ý
þ

F JB，m =[ Fx，m    0    0 ]T

M JB，m =[ 0    M y，m    0 ]T
（15）

Fx，m = ∑
l = 1

Nl

Fx，( m，l ) （16）

M y，m = ∑
l = 1

Nl

zl Fx，( m，l ) （17）

式中：zl 为滑动轴承沿轴向的节点位置；Nl为轴向油膜网

格数量。

  由于在求解油膜力时，其离散的油膜网格数

量远大于轮缘离散节点数量，因此与油膜力对应

的轮缘虚拟节点并不一定与离散节点重合。

2.5　虚拟节点和离散节点之间的转换

2.5.1　作用在行星轮离散节点上的载荷

为了将行星轮轮缘虚拟节点载荷等效分解到

相应的离散节点上，引入载荷分布系数，如图 13
所示，可得离散节点载荷表达式为

é
ë
êêêê ù

û
úúúúF p，j

F p，j + 1
= N ( θ ( j + 1 )

pv，m ，θ ( j )
pv，m )F pv，m （18）

F pv，m = é
ë
êêêê

ù
û
úúúúF JB，m + F pv，τi_m

M JB，m +M pv，τi_m

（19）

式中：Fp，j、Fp，j+1分别为作用在轮缘第 j 个和第 j+1 个离散

节点上的载荷；N为载荷分布系数矩阵；Fpv，m 为作用在虚

拟节点 m 上的载荷，包括油膜力和齿面接触力。

载荷分布系数矩阵N可表示为
N ( θ ( j + 1 )

pv，m ，θ ( j )
pv，m )=

é

ë
ê
êê
ê ù

û
úúúú

N p，j ( θ ( j + 1 )
pv，m ，θ ( j )

pv，m ) 0
0 N p，j + 1 ( θ ( j + 1 )

pv，m ，θ ( j )
pv，m )

（20）
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N p，j + 1 ( θ1，θ2 )= diag ( Λx
j + 1，Λy

j + 1，Λz
j + 1，Λθx

j + 1，Λθy
j + 1，Λθz

j + 1 )
N p，j ( θ1，θ2 )= diag ( Λx

j，Λy
j，Λz

j，Λθx
j ，Λθy

j ，Λθz
j )

（21）
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Λx，y，θx，θy
j + 1 =

sin θ ( j )
pv，m

sin ( θ ( j + 1 )
pv，m + θ ( j )

pv，m )

Λx，y，θx，θy
j = cos θ ( j )

pv，m -
sin θ ( j )

pv，m

sin ( θ ( j + 1 )
pv，m + θ ( j )

pv，m )
cos ( θ ( j + 1 )

pv，m + θ ( j )
pv，m )

（22）
将所有作用在行星轮轮缘离散节点的载荷相

加，可计算行星轮瞬态变形，如下所示：
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m = 1

N 1

( F p，1 )m

⋮

∑
m = 1

Nj

( F p，j )m

⋮

∑
m = 1

N pn

( F p，N pn )m

（23）

式中：X p，j 为轮缘第 j个离散节点的振动位移矢量；Kp为轮

缘所有离散节点的刚度矩阵；Nj为虚拟节点分解力数量；

Npn为轮缘离散节点数量。

2.5.2　行星轮虚拟节点变形计算

为了建立行星轮瞬态变形与啮合力、油膜力

之间的相互作用，需要将行星轮轮缘离散节点变

形转换至虚拟节点。本文采用插值方法实现上述

转换过程：

X pv，m ( θpv，m )=
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úxpv，m ( θpv，m )
ypv，m ( θpv，m )
zpv，m ( θpv，m )
θxpv，m ( θpv，m )
θypv，m ( θpv，m )
θzpv，m ( θpv，m )

=

f ( ( θp，1，X p，1 )，…，( θp，j，X p，j )，…，( θp，N pn，X p，N pn )，θpv，m )

（24）
其中，θpv，m 为与虚拟节点 m 对应的圆周角（图 13）。

f （∙）选用三次样条插值［29］。

2.6　行星轮受力平衡方程

采用集中参数法建立行星轮受力平衡方程：
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m pi ẍpi = γ JB_Fx + F pix_spi + F pix_rpi

m pi ÿpi = γ JB_Fy + F piy_spi + F piy_rpi

m pi z̈pi = -Fzcpi + F piz_spi + F piz_rpi

Ixpi θ̈ xpi = γ JB_Mx + M piθx_spi + M piθx_rpi

Iypi θ̈ ypi = γ JB_My + M piθy_spi + M piθy_rpi

Izpi θ̈ zpi = M piθz_spi + M piθz_rpi

（25）
图 13　行星轮轮缘离散节点与虚拟节点的转换关系

Fig.13　Transformation between discrete nodes and 
virtual nodes on planetary gear annulus

图 12　滑动轴承油膜力到轮缘虚拟节点的转换示意图

Fig.12　Transformation schematic diagram of plain 
bearing film forces to virtual nodes on planetary 

gear annulus
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F pi_τi = - ∑
k = 1

ceil ( ξτ )

∑
l = 1

n

( Fτi_lkV pi_τi_lk )

F pi_τi = ( F pix_τi，F piy_τi，F piz_τi，M piθx_τi，M piθy_τi，M piθz_τi )T

   （26）

式中：V pi_τi_lk 为第 k条接触线上第 l个接触点的接触力在坐

标系 opixpiypizpi中的投影。

由式（10）和式（11）可知，滑动轴承刚度和阻

尼矩阵通过对扰动压力进行积分而获得，因此油

膜力 γ JB 可通过以下两种方法计算。

1）刚性滑动轴承（RPGJB）。如图 14a 所示，

根据式（10）和式（11）可得到总的等效刚度矩阵

koil和阻尼矩阵 Coil，油膜力可通过下式计算：
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（27）

2）柔性滑动轴承（FPGJB）。如图 14b 所示，

通过沿宽度方向积分，获得中间截面沿圆周方向

第 j 个节点的分布式法向刚度矩阵 koil_j 和法向阻

尼矩阵 coil_j；然后根据该节点行星架销轴与行星轮

之间的相对位移∆oil_j，计算中间截面沿圆周方向

第 j 个节点的径向力和力矩；最后沿圆周方向积

分，并分别沿 xpi 轴和 ypi 轴投影，可得与刚性滑动

轴承等效的油膜力，如下所示：
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∆θ̇yθ - ė θyθ
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式中：ex（eθx
）、ey（eθy

）为行星轮平衡位置；q、p 分别为式（10）

和式（11）中相应行（或列）元素沿宽度方向积分；T (θ )为
从 行 星 轮 中 间 截 面 沿 圆 周 第 j 个 节 点 坐 标 系

ooil_j xoil_j yoil_j zoil_j 到 xpi轴和 ypi轴的变换矩阵。

  行星轮轴向运动受推力轴承的限制，不是此

处研究重点，本文将其简化为 1×1011N/m 的线性

弹簧支撑。

2.7　系统模型

根据行星架、内齿圈、行星轮和太阳轴的自由

度及其耦合关系，定义系统广义位移矢量［23］为

X= 
[        X T

c1   …   X T
cNc

行星架

        X T
r1    …   X T

rNr

内齿圈

         X T
p1   …   X T

pNp

行星轮

         X T
s1    …   X T

sNs

太阳轮轴

]T

（29）

根据式（29），将所有构件运动方程依序组装

成系统方程，其中各构件通过轴承支撑和齿轮啮

合进行耦合，建立行星轮系动力学模型：
MẌ+ CẊ+ KX= Fm + F JB + F in ( t )+ F out ( t )    （30）

式中：M、K和 C分别为系统质量、刚度和阻尼矩阵；Fm 为

啮合力向量；F JB 为油膜力向量；F in 为输入扭矩向量；F out

为负载向量。

3 系统模型求解方案

图 15 为行星轮系动力学模型迭代求解方案，
具体步骤如下。

1）初始化。基于初始设计/仿真参数以及行

星轮转角，预先确定内齿圈和行星轮参与啮合的

轮齿序号和接触线位置；预先计算给定工况下滑

动轴承刚度和阻尼矩阵、平衡位置。
2）初始计算。基于各构件初始位移和速度

矢量，通过式（6）确定未考虑行星轮瞬态变形时所

有潜在接触点的初始相对位移 δdt+∆t（k）。同时，根

图 14　销轴与行星轮之间的等效刚度-阻尼连接示意图

Fig.14　Schematic diagram of the equivalent stiffness-

damping connection between carrier pin and 
planetary gear
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据行星轮转角，计算接触点全局柔度系数矩阵。
3）轮 齿 接 触 力 迭 代 。 采 用 共 轭 梯 度 法

（CGM）［30］求解式（7），识别有效接触点并迭代接

触力 Fτi_lk，直到接触力为正；当连续迭代步之间的

接触力差异小于设定容差时，即接触力收敛［31］。

4）行星轮瞬态变形计算。基于式（12）计算

行星轮轮缘虚拟节点的力和力矩，通过式（18）将

其分配到对应的离散节点；然后通过式（23）计算

轮缘离散节点变形；最后，基于式（24）对虚拟节

点变形进行插值，得到轮缘任意位置处变形。
5）滑动轴承油膜力计算。根据行星轮瞬态变

形、滑动轴承刚度和阻尼矩阵及其平衡位置，分别

采用式（27）和式（28）计算油膜力。
6）系统响应迭代求解。基于步骤 3）计算得

到的轮齿接触力和步骤 5）计算得到的油膜力，采
用精细积分法（PIM）［32］求解式（30），得到下一个

时间步的振动位移、振动速度和行星轮轮缘离散

节点变形。循环迭代步骤 2）~步骤 6），直到时间

终止。PIM 仿真步长设定为 10-6 s，滑动轴承收

敛容差设定为 η=10-5，共轭梯度法（CGM）的收

敛 容 差 设 置 为 10-10，接 触 力 的 收 敛 容 差 设 为

ζ=10-15。

4 结果与讨论

4.1　模型验证

图 16所示为行星轮缩聚模型和有限元模型计

算结果对比，其中 ND 为刚性行星轮，FEM 为有限

元模型，PM 为本文模型。在额定工况下（输入扭

矩 4×106 N·m），直接通过受力分解计算作用在

行星轮上的啮合力；然后，在行星轮有限元模型和

缩聚模型中，将这些力分别施加到行星轮轮缘离散

节点 9和节点 1上，同时节点 2~8直接施加刚度约

束（1×1012 N/m）。从图中可知，缩聚模型和有限

元模型均可以计算得到行星轮椭圆状变形，且两

者吻合度较高。行星轮系模型验证见文献［23］。

4.2　系统耦合特性

在额定工况下（输入扭矩 4×106 N·m 和输入

转速 2 rad/s），分析了行星轮轮缘离散节点振动

图 16　行星轮瞬态变形对比

Fig.16　Comparisons of transient planetary 
gear deformation

图 15　系统模型求解方案

Fig.15　System model solution scheme
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位移，分别如图 17 和图 18 所示。如图 17a 所示，

轮缘离散节点 1 沿 xp，1 轴和 yp，1 轴的振动位移为

负，主要原因是内齿圈-行星轮齿轮副动态啮合力

在该节点处 xp，1 轴和 yp，1 轴方向上的投影为负值

（图 3）；同理，太阳轮 -行星轮齿轮副动态啮合力

在轮缘节点 9 的 xp，9轴和 yp，9轴方向上的投影分别

为正、负值，因此该节点处沿 xp，9轴的振动位移为

负，沿 yp，9 轴的振动位移为正（图 17b）。如图 17c
和图 17d 所示，轮缘离散节点变形的主频率成分

清晰，主要为行星架转频 fc、行星轮系啮频 f1 和其

倍频，说明系统结构柔性变形与外部载荷激励、行

星轮系周期啮合密切相关。

从图 18 中可知，在啮合力综合作用下，行星

轮呈现椭圆状变形（图 18a），且椭圆长轴呈顺时

针方向 θmax 倾斜。主要原因在于，行星架逆时针

旋转时，行星轮相对于销轴顺时针转动，使其油膜

压力峰值和法向刚度-阻尼呈顺时针方向倾斜，最

终引起变形椭圆长轴偏转。在 oyz 平面内行星轮

瞬态变形朝上风向倾斜（βmax）（图 18b），这主要是

由于系统耦合变形使太阳轮/内齿圈-行星轮齿轮

副的齿面载荷偏向于上风向。此外，受齿轮时变

啮合刚度、系统变形和相位差等综合因素的影响，

行星轮内外啮合副载荷具有差异性，加之滑动轴

承沿圆周分布的刚度差异，轮缘离散节点弹性变

形形态与图 16 中的有限元模型计算结果具有差

异性。

图 19 所示为齿轮啮合位置对行星轮瞬态变

形特征的影响。A1~A4 包含一个完整的内/外啮

合周期，A5 为 A1 的重复状态。从图中可知，随着

啮合位置从 A1 到 A4，行星轮变形特征（δmax、βmax）

发生了显著变化，这主要是由于啮合位置的变化

引发了单、双齿交替啮合，改变了作用在行星轮上

的动态啮合力和弯矩，进而影响其径向变形。在

图 17　行星轮轮缘离散节点振动位移

Fig.17　Vibration displacement of discrete nodes on 
planetary gear annulus

图 19　啮合位置对行星轮瞬态变形的影响

Fig.19　Impact of meshing position on transient 
planetary gear deformation

图 18　行星轮瞬态变形

Fig.18　Transient planetary gear deformation
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整个啮合周期内，由于作用在行星轮上的动态啮

合力和旋转速度基本保持不变，因此行星轮瞬态

变形方向 θmax 未出现明显变化。

图 20 所示为行星轮瞬态变形对其自身振动

位移和内齿圈轮齿节点振动位移的影响。如图

20a 所示，行星轮结构柔性降低了其自身振动位

移的幅值，这源于结构变形缓解了内/外齿轮副啮

合挤压变形的程度，减小了动态啮合力激励。但

类似的阻尼效应并未出现在内齿圈轮齿节点的振

动位移中，并且在行星架旋转一周时出现 5 个显

著的峰/谷值，这主要是由于 5 个行星轮依序与内

齿圈轮齿节点啮合，导致其产生了周期性啮合挤

压变形。如图 20c 和图 20d 所示，行星轮结构柔性

有助于降低啮合力激励，从而降低节点变形的频

域振幅。

图 21 所示为额定工况下齿面载荷分布情况。

从图中可知，太阳轮/内齿圈-行星轮齿轮副的齿

面载荷偏向于上风向，这是由于受到系统多构件

耦合变形的影响［32］。行星轮瞬态变形会加剧太阳

轮 -行 星 轮 齿 轮 副 啮 合 偏 载 程 度（图 21a 和 图

21b），缓解内齿圈 -行星轮齿轮副啮合偏载程度

（图 21c 和图 21d）。主要原因在于行星轮在内/外
齿轮副啮合力的作用下产生扭转变形，改变齿轮

副之间的相对位移。

图 22 所示为额定工况下行星轮系动态啮合

特性。结合图 17 和图 22 可知，行星轮瞬态变形

会通过改变啮合副之间的相对位移来影响轮齿接

图 20　振动位移

Fig.20　Vibration displacements

图 21　齿面载荷分布

Fig.21　Tooth surface load distribution

图 22　动态啮合特性

Fig.22　Dynamic meshing characteristics
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触刚度。这种影响呈现周期性特征，与齿轮副啮

合周期相关。相较于刚性行星轮，柔性结构可有效

抑制太阳轮/内齿圈-行星轮齿轮副动态啮合力波

动。如图 22e和图 22f所示，行星轮结构柔性主要影

响动态啮合力频域的振幅，主频率成分并无差异。
图 23 所示为额定工况下行星轮瞬态变形对

行星轮系均载性能的影响。从图中可知，行星轮

结构柔性会减小均载系数波动，意味着改善系统

均载性能，主要原因在于行星轮瞬态变形会降低

齿轮副啮合的相对位移，进而降低啮合激励。

4.3　结构柔性影响

图 24 和图 25 所示分别为行星轮轮缘离散节

点 1 和内齿圈轮齿节点 1 的振动位移。从图中可

知，相较于其他构件，行星轮由于同时受到内/外
齿轮副啮合力的作用，对自身结构柔性变化更为

敏感；适当降低行星轮结构柔性有助于抑制系统

振动，而过大的柔性会加剧系统振动。如图 25b
所示，过大的柔性会严重影响齿轮副啮合，导致内

齿圈轮齿节点振动位移频域产生行星轮系啮频的

倍频，从而恶化系统动态特性。

图 24　行星轮结构柔性对行星轮轮缘节点振动位移影响

Fig.24　Impact of planetary gear flexibility on vibration 
displacements of the node on planetar gear annulus

图 26 所示为行星轮结构柔性对齿面载荷分

布的影响。从图中可知，当行星轮结构柔性过大

时，齿轮副会出现“接触—脱齿—接触”非线性啮合

现象，导致齿面瞬时载荷激增，易引发早期疲劳损

伤。主要原因在于，当行星轮瞬态变形引起的动态

传递误差超过其他构件振动或变形引起的动态传

递误差时，就会破坏齿轮副正常的连续啮合状态。
图 27 所示为行星轮结构柔性对行星轮系动

态啮合特性的影响。从图中可知，行星轮结构柔

性过大会导致动态啮合力和啮合刚度出现显著的

非线性行为，容易出现过大的瞬时峰值。
图 28 所示为额定工况下行星轮结构柔性对

系统均载性能的影响。从图 28 中可知，适当的行

星轮结构柔性有助于降低均载系数波动，改善系

统载荷分布情况。然而，过大的结构柔性会导致

图 26　行星轮结构柔性对齿面载荷分布的影响

Fig.26　Impact of planetary gear flexibility on tooth 
surface load distribution

图 25　行星轮结构柔性对内齿圈轮齿节点振动位移影响

Fig.25　Impact of planetary gear flexibility on vibration 
displacements of the node on ring gear tooth

图 23　均载系数

Fig.23　Load-sharing coefficient

·· 2248



行星轮瞬态变形对行星齿轮传动系统动态特性的影响研究——谭建军  廖波  李浩  等

均载系数出现剧烈波动，主要原因是在齿轮副啮

合过程中反复出现“接触—脱齿—接触”非线性啮

合现象，加剧了系统振动。

5 结论

以某型风电齿轮箱行星轮用滑动轴承支撑的

行星轮系为研究对象，综合考虑行星轮瞬态变形、
齿面承载接触和构件动态位移，提出了一种多齿

瞬态三维接触模型，并基于子结构缩聚理论、梁单

元法和集中参数法，建立了行星轮系刚柔耦合动

力学模型，分析了行星轮瞬态变形对行星轮系动

态特性的影响。主要结论如下：
1）在内/外齿轮副动态啮合力的作用下，行星

轮会产生椭圆状变形和与齿轮副啮频相关的局部

振动，并且会随着啮合位置改变而周期性变化。
2）相较于刚性行星轮，结构柔性能够缓解内/

外齿轮副啮合挤压程度，降低动态啮合力和系统

振动位移的波动，改善均载性能。

3）过大的行星轮结构柔性易使齿轮副周期性

地出现“接触—脱齿—接触”非线性啮合现象，导
致齿面出现瞬时峰值载荷，增大疲劳失效风险。
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