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行星轮不均载的行星齿轮箱振动信号模型
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摘要: 行星齿轮箱有多个行星轮构成的平行传动路径可以分担输入的扭矩负载。行星轮之间的载荷分布不均会降

低效率和加速疲劳。为了充分揭示行星轮载荷分布不均的故障特征，建立了行星轮不同载荷分布情况下的振动信

号模型；推导出傅里叶频谱，说明行星轮载荷的不均匀分布会引起附加的信号频率成分，并可能导致系统固有频率

的偏移；总结了输入扭矩和行星轮位置误差的严重程度对信号频谱结构的影响。仿真和实验结果与理论模型较好

吻合。
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引 言

行星齿轮箱有几个行星轮形成平行的传动路

径来分摊输入扭矩。相比于定轴齿轮箱，这种结构

减少了施加在每个啮合齿轮上的负载，同时作用在

太阳轮和齿圈的径向力可以被中和，使行星齿轮箱

在更加紧凑的体积内承担较大载荷，且输入和输出

具有同轴结构。然而，如果载荷不均匀地施加在行

星轮上，行星齿轮箱的优势将会大打折扣。行星轮

不均载通常是由于制造或安装误差造成的，例如行

星轮轴孔偏离了它的标称位置。同时，行星轮载荷

分 布 不 均 也 会 导 致 齿 轮 箱 的 效 率 损 失 和 加 速

老化［1］。

行星齿轮箱的故障诊断工作大多关注齿轮［2⁃5］

或轴承［5⁃6］，较少涉及行星轮载荷分布故障，然而，

行星轮载荷分布也显著地影响振动信号。已有的

行星轮载荷的研究主要集中在载荷分布比的计

算［7⁃8］和机理方面［9⁃13］。因此有必要对其进行振动

信号建模，在齿轮箱系统的物理机理与时域和频域

的数学表达式之间架起桥梁，便于对行星轮不均载

故障进行进一步诊断。McFadden等［14］首先提出啮

合频率周围的不对称边带是由于行星轮相对于固

定在齿圈的传感器的旋转运动造成的，并通过建立

的振动信号模型表明，行星轮的公转导致频谱中出

现行星轮数目倍数的行星架谐波。 Inalpolat等［15］

将行星轮的相位考虑在内，并根据行星轮的角度位

置（等间距或不等间距）和相位条件（同步相位、顺

序间隔相位、任意相位）将行星齿轮箱分为五类。

Mark等［16］推导了固定在齿圈上的传感器响应的傅

里叶级数，并明确说明了载荷分配不均会导致行星

架频率的非行星轮数目倍数的谐波。文献［17⁃18］
提出了包含太阳轮与行星轮啮合振动和齿轮故障

影响的现象学模型，进一步验证了 Mark 论文的

结论。

现有的行星轮载荷分布振动信号模型一般将行

星齿轮箱的冲击振动描述成傅里叶级数或三角函

数，这对于实际振动过程过于抽象简化，同时不利于

具体的程序实现和后续的仿真分析。而且行星齿轮

箱的固有振动从全局上影响着振动信号的频率结

构，是振动建模中不容忽视的因素。因此，本文提出

的振动信号模型在已有文献模型的基础上进行了扩

展［14⁃18］，考虑了由齿轮啮合引起的固有振动，并提出

了具体的冲击函数表示的振动信号模型。模型指出

了在制造误差严重或输入力矩较低的情况下，当某

些行星轮与太阳轮或齿圈可能会失去有效的啮合连

接，固有频率也会由于系统刚度的降低而改变。讨

论了随着行星轮位置误差严重程度和输入转矩的变

化，对信号模型和相应的频谱产生的影响。

1 信号模型

1. 1 总体信号模型

行星齿轮箱的振动主要来源于齿轮的啮合［19］。
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当行星轮与齿圈或太阳轮啮合时，啮合刚度随着参

与啮合的齿数发生变化，激发了齿轮箱的固有振动。

假设齿轮啮合的冲击强度与每个行星轮所受的载荷

成正比［15］。固定在箱体上的传感器接收到的振动可

以建模为：考虑传递路径效应的所有行星轮啮合振

动的总和：

x ( t )=∑
i= 1

M

Li [ σ ri ( t ) ξ ri ( t )+ σ si ( t ) ξ si ( t ) ] （1）

式中 M为行星轮个数。当至少有一个中心部件

能沿径向浮动时，三个行星轮的齿轮箱可以抵消有

限的轴孔位置误差引起的载荷分布不均匀的影

响［20］，因此本文只讨论行星轮数Μ≥4的情况。Li
表示载荷分布比，Ligata将平面内转矩平衡问题类

比为三维力矩平衡问题［7］，提出了一种计算载荷分

布比的算法，代码下载见附录。σri和 σsi分别表示传

递路径对行星轮 ⁃齿圈和行星轮 ⁃太阳轮啮合振动

的影响，ξri和 ξsi分别表示行星轮 ⁃齿圈和行星轮 ⁃太
阳轮的振动。

名义上，所有行星轮的中心沿行星架的圆周均

匀分布，假设第 1个行星轮的名义角位置为零，其

他行星轮的位置为 Θi=（i-1）/M，i=1，2，…，M。

一般认为行星轮轴孔径向位置偏差对载荷分布影

响不大［11］，每个行星轮沿切线方向（周向）偏离标称

位置的误差为 εi，假设 ε1=0。为简单揭示行星轮啮

合振动的谱结构，将行星轮啮合振动视为狄拉克梳

状函数 III ( t )= ∑
i=-∞

+∞

δ ( t- i )，其中 δ（t）为单个脉

冲。通过计算不同啮合齿轮的啮合频率 fm=Zrfc=
Zs（fs-fc），其中 Zr和 Zs分别表示齿圈和太阳轮齿

数，fc和 fs分别为行星架和太阳轮旋转频率。行星

轮 ⁃齿圈由于行星轮角位置误差而产生时移（角误

差除以相对旋转速度）。因此，行星轮 ⁃齿圈啮合振

动可表示为：

ξ ri ( t )= A ri III
é

ë
ê
êê
ê fm ⋅ ( t-

εi+ Θi

2πfc
)ù
û
úúúú （2）

式中 Ari为第 i行星轮 ⁃齿圈冲击振动幅值。类似

地，行星轮⁃太阳轮啮合振动表示为：

ξ si ( t )= A si III
é

ë
ê
êê
ê fm ⋅ ( t+

εi+ Θi

2πfs - 2πfc
)+ φi
2π

ù

û
úúúú（3）

式中 Asi为第 i行星轮 ⁃太阳轮冲击振动幅值，φi为

第 i行星轮分别与太阳轮和齿圈啮合的相位差［21］。

1. 2 传递路径效应

来自行星轮 ⁃齿圈或行星轮 ⁃太阳轮的振动通过

几条路径传播到安装在箱体上的传感器。其中通过

轴承的路径更长，更有可能被轴承的润滑油层所衰

减［2］。为了简化建模，忽略了不同行星轮间的振动

耦合现象，本文只考虑较短的路径 1（行星轮 ⁃齿圈 ⁃
传感器）和路径 2（太阳轮 ⁃行星轮 ⁃齿圈 ⁃传感器）的

长度随着行星架的圆周位置而变化。当某一行星轮

到达公转位置的顶点时，传感器感受到最大的振动

强度。使用描述时变传输路径效应的高斯窗来描

述，σi（t）=Fexp（-lri（t）/a），其中 F为强度因子，a为

衰减因子，lri（t）为时变路径长度。由于传输路径效

应函数是沿时间轴以固定间隔移动的指数函数，利

用卷积函数与冲击函数的性质，可以将其改写为指

数函数 σ0（t）与间隔为行星架旋转周期 1/fc狄拉克梳

函数的卷积：

σ ri= σi ( t )= σ0 ( t ) ∗III
é

ë
ê
êê
ê fc ( t-

εi+ Θi

2πfc
)ù
û
úúúú （4）

σ si ( t )= Fexp(- l ri+ 2R p

a
)= exp(- 2R p

a
) ⋅ σi=

η ⋅ σ0 ( t ) ∗III
é

ë
ê
êê
ê fc ( t-

εi+ Θi

2πfc
)ù
û
úúúú （5）

式 中 * 表 示 卷 积 ，Rp 为 行 星 轮 半 径 ，η =
exp（-2Rp/a），

σ0 ( t )=
ì

í

î

ïïïï

ïïïï

Fexp( -2πR r fc || t
a

)， -1
2Mfc

≤ t< 1
2Mfc

0， 其他

（6）

1. 3 固有振动的影响

在上面的讨论中，齿轮啮合振动被简单地认为

是狄拉克脉冲。实际上，不同部件产生的每一次冲

击都会激发机器的固有频率。激发的共振对频谱结

构产生全局影响，固有频率附近的振动频率的振幅

被增强，其他振幅被衰减。这里系统的固有振动用

弹簧⁃质量⁃阻尼器表示：

λ ( t )=
ì
í
î

exp(- t/β ) ⋅ sin ( 2πfn t )， t≥ 0
0， t< 0

（7）

式中 β>0结构阻尼系数，fn为固有频率。从数学

上讲，这个过程相当于啮合振动的冲击函数与指数

衰减的固有振动函数的卷积。因此，最终的振动信

号模型为：

~
x ( t )= λ ( t ) ∗∑

i= 1

M

Li σi ( t )
ì
í
îïï
III

é

ë
ê
êê
ê ù

û
úúúúfm ⋅ ( t-

εi+ Θi

2πfc
) +

ηIII
é

ë
ê
êê
ê ù

û
úúúúfm ⋅ ( t+

εi+ Θi

2πfs - 2πfc
)+ φi
2π （8）
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由于行星轮间的承载关系为并联，所以系统承

载刚度≈箱体刚度+行星轮啮合刚度×行星轮个

数。在不均载严重的情况下，会造成某（几）个行星

轮脱离承受载荷，从而使得系统的接触刚度下降，因

为固有频率的平方与刚度呈正比，所以系统的固有

频率也会随之下降。对于不同输入力矩的同一台机

器，如果行星轮轴位置有偏差，则承受输入载荷的行

星轮数量随着施加载荷的逐渐增加而变化［7］。因

此，系统固有频率的变化可以作为诊断行星轮间载

荷分布状态的辅助依据。

2 频谱结构

由于固有振动只影响谱包络线的形状，可以后

续单独考虑。结合所有行星轮的上述行星轮 ⁃齿圈

和行星轮 ⁃太阳轮振动，得到式（1）中时域信号 x（t）
的傅里叶变换：

X ( f )= σ̂0 ( f )
2πZ r f 2c ∑m=-∞

+∞

∑
n=-∞

+∞

δ [ f-(mZ r + n ) fc ] ⋅

{ ∑
i= 1

M

Li A riexp [-j(mZ r + n ) ( εi+ Θi ) ] +

ηLi A siexp( jmφi ) exp [ j(mZ s - n ) ( εi+ Θi ) ] }（9）
当（mZr+n）或（mZs-n）等于行星轮数目倍数

时，对应的傅里叶系数非零，就是说行星架谐波只在

行星轮数M的倍数处出现峰值。所有行星轮的平均

分布 εi=0只有在保证条件（Zr+Zs）/M∈N下才能实

现，而此时（mZr+n）/M和（mZs-n）/M会同时为整

数。如果任意 εi≠0，所有行星架谐波倍频（mZr+n）

和（mZs-n）会 以∑
i= 1

M

Liexp [-j(mZ r + n ) ( εi+ Θi ) ]

或∑
i= 1

M

Liexp [-j(mZ s - n ) ( εi+ Θ ) ]出现。固有振

动会进一步缩放谱成分的振幅。将卷积定理应用

于考虑固有振动的信号模型式（8），最终得到的频

谱为：
~
X ( f )= F [ λ ( t ) ∗x ( t ) ]= λ̂ ( f ) ⋅X ( f ) （10）

式中 λ̂ ( f )为 λ（t）的傅里叶变换。

3 模型参数的影响

利用MATLAB来验证提出的信号模型（代码

下载地址见附录），考虑了不同的行星轮轴孔位置误

差、行星轮数和输入力矩。仿真参数如表 1所示。

图 1为仿真信号频谱的对比（M=5）。整体上，

当行星轮位于标称位置时，只出现行星轮数倍数的

行星架谐波；当行星轮中心偏离标称位置时，其他行

星架倍频出现。频谱包络线的形状也可以证明行星

轮位置误差的存在，由于支撑刚度减弱，整个系统的

固有频率沿 x轴偏移。频谱上的包络峰移到更低的

频率意味着负载在行星轮之间的分布不均匀。

3. 1 输入扭矩大小

从图 2的时域波形和频谱（M=5）可以看出，输

入扭矩影响行星轮与太阳轮、齿圈接触的冲击强度，

从而缩放整个信号的幅值。输入扭矩也影响参与啮

合的行星轮数，随着输入转矩从较低的值逐渐增大，

越来越多的行星轮参与到轴承载荷中，因此，系统的

固有频率上升，图 2（b）展示了频谱中的固有频率偏

移。此外，较大的输入转矩可以改善载荷分布条件，

使其更加均匀。

3. 2 故障严重程度

轴孔误差的严重程度主要分两个阶段影响信号

频谱。在第一阶段，增加的误差水平（1o）导致非M
倍数（M=6）的阶次分量在主峰周围聚集，如图 3（a）
所示；在第二阶段，如果继续将误差扩大到 2.1o，一
对行星轮将脱离有效啮合连接，频谱的包络线顶点

的横轴位置以及系统的固有频率将降低到一个较低

的范围，图 3（b）说明了这种现象。

4 实验验证

4. 1 实验设置

为模拟风力涡轮机的实际应用场景，试验台由

电机、行星齿轮箱、编码器、扭矩传感器和作为负载

表 1 仿真信号参数

Tab. 1 Parameters of simulated signal

Zr/mm
61
fc/Hz
3

Rp/mm
15.75

Ts/(N·m)
30

Rr/mm
48.60
F

1

Rs/mm
16.20

a

7.634×10-3

φ/rad
8.727×10-4

ke/(N·m-1)
2.975×107

图 1 行星轮不均载造成的频谱最大峰值偏移

Fig. 1 Spectral summit shifts due to the unequal load sharing
among planets
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的发电机组成，如图 4所示。以健康行星齿轮箱为

对照，故障为行星轮轴孔的位置有 0.1o的偏差（如图

5所示）。行星齿轮箱的额定参数和各齿轮齿数如

表 2所示。采集系统的采样频率为 20480 Hz，采样

时间为 60 s，太阳轮的旋转频率为 8.45 Hz（507 r/
min），输出端负载为 30 N·m，齿轮啮合频率 fm=
228.15 Hz，行星架旋转频率 fc=2.1125 Hz。

4. 2 实验信号分析

图 6为正常和故障情况的频谱，固有振动和传

递路径效应共同影响和塑造出正常和故障的频谱包

络线。通过模态实验估计出了正常和故障齿轮箱的

系统传递函数和一阶固有频率，由于正常情况下固

有频率较高，因此正常情况下的频谱的包络峰位于

比故障情况更高的频率范围。这表明，轴孔位置误

图 2 不同输入扭矩情况下的行星轮不均载（第二个行星轮

0. 4°角度偏差）

Fig. 2 Unequal load sharing among planets with different in⁃
put torques（second planet deviates an angle of 0. 4°）

图 3 第四个行星轮有不同严重程度位置偏差

Fig. 3 Different severity of angular position error at the
fourth planet

表 2 行星齿轮箱额定参数和齿数

Tab. 2 Rated parameters and teeth of planetary gearboxes

额定功

率/ kW
8

额定转速/
(r·min-1)
507

传动

比

4

太阳

轮

36

行星轮

(个数)
35(4)

齿圈

108

图 4 行星齿轮箱实验台

Fig. 4 Planetary gearbox test rig
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差会导致行星轮与太阳轮或齿圈断开有效啮合连

接，从而验证了模型中预测的固有频率偏移。

正常情况下，冲击振幅和冲击间隔分布更均匀

（如图 7（a）所示）。而故障信号在一个行星架旋转

周期内显示出更多的不规则冲击，如图 7（b）所示。

通过局部频域比较，可以清楚地看到故障情况下非

M=4倍数的行星架阶次峰值，证明了行星轮间载

荷分布的不均匀性。正常信号中的小峰值是由于制

造和装配过程中不可避免的误差造成的。

5 结 论

本文考虑了齿轮啮合振动、传动路径、固有振

动、参与拟合的行星轮数和行星轮间载荷分布等因

素的影响，建立了行星轮不均载情况下行星齿轮箱

的振动信号模型。推导了相应的傅里叶谱，发现：

（1）正常情况下的傅里叶谱中只出现行星轮数倍数

的行星架阶次，而不均载信号的频谱则会额外出现

非行星轮数倍数的行星架阶次；（2）行星轮轴孔位

置误差的严重程度和输入转矩共同影响系统的载荷

分布条件、参与啮合的行星轮数和系统固有频率。

随着轴孔误差严重程度的增加或输入转矩的减小，

行星轮承担的载荷越少，整个系统的刚度越小，固有

频率向一个较低的范围偏移，载荷分布状态越差。

因此，额外的行星架阶次和固有频率偏移可以诊断

行星轮之间的不均载。
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A vibration signal model of planetary gearboxes with unequal load
sharing among planets

MA Hao-qun，FENG Zhi-peng
（School of Mechanical Engineering，University of Science and Technology Beijing，Beijing 100083，China）

Abstract: Planetary gearboxes have parallel paths formed by planets sharing the input torque loads. Unequal load sharing among
planets can lead to inefficiency and accelerated fatigue. To thoroughly reveal the fault signatures，this paper establishes a vibration
signal model of the planets under different load distribution conditions. The derived Fourier spectrum illustrates the uneven distribu⁃
tion of the planet load can cause additional signal components and the shift of the natural frequency of the system. The spectral
structure impacted by input torques and the severity of the planet position error is summarized. Numerical simulation and experi⁃
mental results agree well with the proposed theoretical model.
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附 录

载荷分布比计算和模型仿真信号代码下载地址：https：//github.com/Vastera/Unequal_load_signal_model
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