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行星轮-轴承过盈配合部位疲劳寿命及其影响因素分析
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摘要:以行星齿轮传动系统为研究对象,借助ANSYS软件进行接触有限元分析,得到行星

轮不同轮毂厚度、行星轮与轴承外圈不同过盈量时行星轮配合面的位移与应力分布;采用

LMSVirtual.lab软件对行星齿轮传动系统进行多体动力学分析,得到用于疲劳计算的荷载

谱;结合修正S-N 曲线,运用FE-SAFE软件分析了轮毂厚度、过盈量及表面粗糙度对行星轮

过盈配合部位疲劳寿命的影响规律.结果表明:随着过盈量增大、轮毂厚度减小以及表面粗糙

度增大,行星轮过盈配合部位疲劳寿命均随之减小.
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0 引 言

减速器是原动机与工作机间传递动力与转矩

的传动装置,在机械领域有广泛的应用.然而某减

速器第二级行星轮在使用仅5a后发生断裂,远
低于其设计使用寿命,造成了重大经济损失.通过

观察发现,该行星轮疲劳裂纹是从轮毂内表面产

生的,且轮毂内表面有明显的疲劳擦伤,而该行星

轮轮毂内表面正是与轴承过盈配合的配合面.为
此,本文对该行星轮与轴承过盈配合部位进行疲

劳寿命及其影响因素分析.
在齿轮疲劳寿命分析方面,国内外学者已做

了诸多的研究.Li、叶南海、Nejad等分别基于有

限元法、虚拟荷载谱技术和持续荷载分布法对齿

轮的疲劳寿命进行了估算[1-3];Dong等[4]建立了

预测齿轮使用寿命的点蚀损伤简化模型,提出了

一种预测风电机组传动系统齿轮副接触疲劳寿命

的通用方法;Mao等研究了齿轮修形、表面涂层

材料及热处理等因素对齿轮疲劳寿命的影响[5-8];

林腾蛟等[9]就荷载、表面粗糙度及残余应力等因

素对 齿 轮 副 疲 劳 寿 命 的 影 响 作 过 仿 真 分 析;

Osman等对齿轮疲劳裂纹的起始与扩展过程进

行了研究,推导了裂纹萌生期和扩展期的疲劳寿

命计算公式[10-12].
针对齿轮疲劳寿命研究的相关文献大都对齿

轮齿面或齿根的接触疲劳和弯曲疲劳展开研究,
对行星齿轮传动中与轴承过盈配合的齿轮轮毂的

疲劳寿命研究鲜有报道.本文以行星齿轮传动系

统为研究对象,结合接触有限元分析、多体动力学

分析以及修正S-N 曲线,计算行星轮与轴承过盈

配合部位的疲劳寿命,并分析轮毂厚度、过盈量及

表面粗糙度对行星轮过盈配合部位疲劳寿命的影

响规律.

1 行星齿轮传动系统接触有限元分析

1.1 结构及工况参数

行星齿轮传动系统包括太阳轮、行星轮、齿
圈、轴承和行星轴等,太阳轮为主动轮,转速为88
r/min,输入功率为1400kW;齿圈固定,与3个

行星轴相连的行星架为输出构件.行星齿轮副的

几何参数及材料性能如表1、2所示.
行星轮与轴承之间为过盈配合,其中行星轮

内孔的公差带为P6.行星轮轮毂厚度为50mm,
对应内 孔 直 径 为310mm,公 差 为-0.079~
-0.047mm,轴承为普通精度轴承,由文献[13]
可得其外圈公差为-0.035~0mm,则行星轮与



轴承的过盈量为0.012~0.079mm.

表1 行星齿轮副的几何参数

Tab.1 Geometricalparametersofplanetarygearpairs

部件
齿数

z
模数

m/mm
齿宽

B/mm
变位系

数x
中心距

a/mm

太阳轮 23 16 360 0.2300
行星轮 28 16 370 0.2340 415
齿圈 79 16 360 0.6984

表2 行星齿轮副的材料性能

Tab.2 Materialpropertiesofplanetarygearpairs

部件 材料
弹性模量

E/GPa
泊松比

密度ρ/
(kg·m-3)

齿轮 20CrMnMo 206 0.30 7850
轴承 GCr15 206 0.30 7850

行星轴 普通结构钢 206 0.30 7800

为了后续分析过盈量以及轮毂厚度对行星轮

过盈配合部位疲劳寿命的影响,本文针对行星轮

轮毂厚度为50.0mm,行星轮与轴承过盈量分别

为0.012、0.046、0.079mm,以及行星轮轮毂厚

度分别为42.5、57.5、65.0mm,过盈量为0.079
mm的行星齿轮传动系统进行接触有限元分析.
1.2 有限元模型

采用八节点六面体单元对行星齿轮传动系统

进行 离 散 化,共 计 单 元 数 351986,节 点 数

425606.为了较合理地模拟实际情况,计算分为

两个荷载步进行:第1荷载步,仅考虑行星轮内孔

与轴承外圈的过盈配合作用;第2荷载步,在太阳

轮内孔施加扭矩,其值为50638×1.25N·m=
63298N·m,其中放大系数1.25考虑了不均载

系数和使用系数的综合影响.图1给出了行星轮

轮毂厚度为50.0mm、过盈量为0.079mm时的

行星齿轮传动系统有限元网格.其中考虑的接触

对有太阳轮-行星轮、行星轮-齿圈、行星轮-轴承外

圈、轴承外圈-滚子、滚子-轴承内圈、轴承内圈-行
星轴.位移约束有太阳轮轴向、径向约束;行星轮

轴向约束;齿圈外环面轴向、径向约束;轴承内、外
圈轴向约束;滚珠轴向、切向约束;行星轴与行星

架接触部位全约束.
1.3 过盈配合力学分析

图2给出了行星轮轮毂与轴承外圈过盈配合

的示意图,rb 为过盈配合面半径,ra 为轴承外圈

内径,rc 为行星轮轮毂外径.根据弹性力学理论,

假设轮毂长度很长,将轮毂和轴承外圈分别看作

只受内壁压力和外壁压力p的圆筒,可以求出轮

毂和轴承外圈的径向应力和周向应力.

图1 行星齿轮传动系统的有限元网格

Fig.1 Finiteelementmeshofplanetarygear

transmissionsystem

图2 过盈配合示意图

Fig.2 Schematicdiagramofinterferencefit

根据过盈量和配合前后的变形协调条件,可
得

p=
Eδ(r2c-r2b)(r2b-r2a)
2r3b(r2c-r2a)

(1)

轮毂的径向应力和周向应力分别为

σr=-
r2bp(r2c/r2-1)

r2c-r2b
(2)

σθ=
r2bp(r2c/r2+1)

r2c-r2b
(3)

式中:E 为弹性模量,δ为过盈量,r为轮毂任意位

置的半径.
由于rb≤r≤rc,故σr≤0,σθ>0;r 越大,

σr 越小,σθ 越小;
当r=rb 时,σr = σr max=p,σθ=σθmax=

p(r2c+r2b)
r2c-r2b

;
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当r=rc 时,σr = σr min=0,σθ = σθ min

=2r
2
bp

r2c-r2b.

弹性力学理论认为影响零件强度和寿命的等

效应力为

σ= 1
2
[(σ1-σ2)2+(σ2-σ3)2+(σ3-σ1)2](4)

对于轴对称的过盈配合问题,σ1=σθ,σ2=0,

σ3=σr,轮毂的最大等效应力在内壁,即当r=rb
时,σr = σr max=p,σθ=σθmax=p(r2c+r2b)/
(r2c-r2b),σ=σmax.

以轮毂厚度为50.0mm、过盈量为0.079
mm的行星轮-轴承过盈配合为例,对行星轮轮毂

最大等效应力进行估算,rc 取行星轮齿根圆半径

207.744mm,rb 取行星轮内孔半径155mm,ra
取轴承外圈内径144mm,计算可知,行星轮轮毂

最大等效应力在行星轮内表面,为19.36MPa.
1.4 接触有限元结果分析

通过对行星轮轮毂厚度为50.0mm,过盈量

分别为0.012、0.046、0.079mm时行星齿轮传动

系统的位移场及应力场分析,得出行星轮-轴承配

合面的位移及应力,如表3所示.

表3 不同过盈量时行星轮-轴承配合面的位移

及应力

Tab.3 Displacement and stress of planetary

gear-bearing fitting surface of different

interferencefitmagnitudes

过盈量

δ/mm

荷载步1 荷载步2

径向位移

δr/mm
等效应力

σ/MPa

径向位移

δr/mm
切向位移

δt/mm
等效应力

σ/MPa

0.012
0.046
0.079

0.0012
0.0047
0.0082

6.3946
12.9987
19.4112

0.1751
0.1647
0.1542

-0.3262
-0.3114
-0.2971

126.028
125.732
124.462

由表可知,随着过盈量的增大,由过盈配合引

起的行星轮轮毂内圈的径向位移和等效应力增

大,加载后行星轮轮毂内圈径向位移、切向位移、
等效应力均有所减小.过盈量为0.079mm时得

到的由于过盈配合引起的行星轮轮毂内圈等效应力

与理论计算相近,验证了仿真计算模型的正确性.
行星轮轮毂内表面与轴承外圈配合面的相对

滑动是造成行星轮轮毂内表面疲劳擦伤的主要原

因,为了研究配合面相对滑动的规律,分别提取不

同过盈量时行星轮轮毂内表面和轴承外圈配合面

上某一截面节点的切向位移.行星轮轮毂内表面

和轴承外圈配合面上的节点是一一对应的,将该

截面上相对应的各接触点对切向位移分别相减,
绘制出如图3所示的切向位移差曲线,图中Δ 为

位移差,ψ为行星轮转过的角度.

图3 不同过盈量时切向位移差曲线

Fig.3 Curveoftangentialdisplacementdifference

ofdifferentinterferencefitmagnitudes

由图可知,过盈量越小,行星轮轮毂内表面与

轴承外圈间的切向相对位移量越大,两者之间更

容易发生相对滑动,故更容易造成行星轮轮毂内

表面的疲劳擦伤.
通过对行星轮轮毂厚度分别为42.5、50.0、

57.5和65.0mm,过盈量为0.079mm时行星齿

轮传动系统的位移场及应力场分析,得出行星轮-
轴承配合面的位移及应力,如表4所示.

表4 不同轮毂厚度时行星轮-轴承配合面

的位移及应力

Tab.4 Displacementandstressofplanetarygear-

bearingfitting surface ofdifferenthub

thicknesses

轮毂厚度

t/mm

荷载步1 荷载步2

径向位移

δr/mm
等效应力

σ/MPa

径向位移

δr/mm
切向位移

δt/mm
等效应力

σ/MPa

42.5

50.0

57.5

65.0

0.0088

0.0082

0.0077

0.0073

20.9044

19.4112

17.7344

15.9802

0.1798

0.1542

0.1369

0.1229

-0.3325

-0.2971

-0.2836

-0.2692

128.497

127.077

127.521

128.164

由表可知,随着行星轮轮毂厚度的增加,由过

盈配合引起的行星轮轮毂内圈的径向位移和等效

应力减小,加载后行星轮轮毂内圈径向位移、切向

位移也随之减小,等效应力变化不大.
分别提取不同轮毂厚度时行星轮-轴承接触

区域某一截面上的行星轮内孔、轴承外圈各接触
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点对切向位移,可得不同过盈量时行星轮-轴承配

合面切向位移差曲线,如图4所示.

图4 不同轮毂厚度时切向位移差曲线

Fig.4 Curveoftangentialdisplacementdifference

ofdifferenthubthicknesses

由图可知,随着行星轮轮毂厚度的减小,行星

轮轮毂内表面与轴承外圈间的切向相对位移量越

大,两者更容易发生相对滑动,造成的行星轮轮毂

内表面的疲劳擦伤越严重.

2 行星齿轮传动系统的疲劳寿命分析

2.1 行星齿轮传动系统疲劳寿命分析步骤

首先对行星齿轮传动系统进行静力接触有限

元分析和多体动力学分析,得到静力计算结果及

用于疲劳计算的荷载谱,并计算材料S-N 曲线;
将静力接触有限元结果与荷载谱文件导入FE-
SAFE中,在FE-SAFE中设置荷载谱年循环次

数、材料S-N 曲线及材料表面粗糙度,即可计算

得到行星轮对数疲劳寿命.图5为行星轮疲劳寿

命分析的流程图.

图5 行星轮疲劳寿命分析流程图

Fig.5 Fatiguelifeanalysisprocessingdiagramfor

planetarygear

2.2 轮毂材料S-N 曲线

材料S-N 曲线定义为在循环应力中材料或

构件的疲劳寿命N 与应力幅值S 的关系曲线,本
文参考GL规范[14]中的方法计算S-N 曲线.行星

轮的材料为20CrMnMo,齿面渗碳淬火,轮毂调

质处理.确定行星轮轮毂部位S-N 曲线所采用的

参数如表5所示,通过计算,得出的行星轮过盈配

合部位疲劳计算的S-N 曲线如图6所示.

表5 行星轮过盈配合部位疲劳计算相关参数

Tab.5 Relevantparametersoffatiguecalculationof

planetarygearinterferencefitposition

参数 数值 参数 数值

极限强度σb/MPa 835 应力集中系数αk 1.15
屈服强度σs/MPa 490 缺口敏感系数n 0.95
粗糙度Rz/μm 10 应力比R 0
存活率系数Spu 2/3 厚度t/mm 42
材料安全系数γm 1.15

图6 行星轮过盈配合部位S-N 曲线

Fig.6 S-Ncurveofplanetarygearinterference

fitposition

2.3 基于多刚体动力学的荷载谱分析

应用LMSVirtual.lab软件,定义太阳轮输

入转速na=88r/min,输入扭矩 Ti=151914
N·m,行星架输出扭矩To=671094N·m.设置

求解时间为5s,时间步长为3.83×10-4s,采用

变步长向后差分法求解,可得齿轮副啮合力及轴

承支反力曲线.
图7给出了太阳轮与行星轮的接触力曲线.

由图可知,行星轮轮齿的啮合周期为0.038s,即
行星轮轮齿从啮入到啮出的时间为0.038s,则行

星轮轮齿开始啮合到下一次啮合的时间为1.060s.

图7 太阳轮与行星轮的接触力曲线

Fig.7 Curveofcontactforcebetweensungearand

planetarygear

对于太阳轮输入、行星架输出、内齿圈固定的

行星轮系,外啮合齿轮副和内啮合齿轮副的啮合
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频率相同.太阳轮输入转速na=88r/min,太阳轮

齿数za=23,内齿圈齿数zc=79,由

na-nH

nc-nH
=-zcza

,f0=
za(na-nH)

60 =zc
(nc-nH)
60

可得啮合频率为

f0=
nzazc

60(za+zc)=26.126Hz
(5)

其中na、nc、nH 分别为太阳轮、内齿圈和行星架的

转速.
啮合齿轮副的接触力为

F= Ti/3
(mzcosα)/2=298.9kN

(6)

理论计算所得的轮齿啮合力为298.9kN,啮
合周期为0.038s,与图7给出的仿真结果一致,
验证了仿真的正确性.

为了模拟作用于太阳轮内孔处输入扭矩的波

动,把图7所示的太阳轮与行星轮的动态接触力除

以理论接触力,得到接触力的动载因数,图8给出了

行星轮与太阳轮单对轮齿接触力的动载因数kd.

图8 单对轮齿接触力动载因数

Fig.8 Dynamicfactorofcontactforcebetween

singlepairofteeth

将接触力的动载因数作为用于疲劳寿命分析

的荷载谱,对于行星轮配合面,造成破坏的原因是

多对轮齿啮合综合影响的结果,仅考虑单对轮齿,
不能真实反映行星轮配合面受载情况.故设定行

星轮过盈配合部位疲劳计算荷载谱为抛物线,如
图9所示.

图9 行星轮过盈配合部位疲劳计算的荷载谱

Fig.9 Loadspectrumforfatiguecalculationofplanetary

gearinterferencefitposition

2.4 疲劳寿命结果

图10给出了轮毂厚度为50.0mm、过盈量

为0.079mm时行星轮的对数疲劳寿命.

图10 行星轮对数疲劳寿命图

Fig.10 Thediagramoflogarithmicfatiguelifeof

planetarygear

由图10可知,行星轮对数疲劳寿命最小值为

0.76455,故其疲劳寿命为

Nlife=100.76455a=5.8a
疲劳寿命最小值出现在行星轮过盈配合面

处,且由于接触应力以及弯曲应力的影响,太阳轮

与齿圈及太阳轮啮合的齿面及齿根处疲劳寿命也

较短.齿根部位的疲劳源与行星轮内孔部位的疲

劳源在行星轮圆柱坐标中处于同一方向,且两者

相距较近,这将降低行星轮的疲劳寿命,并加剧疲

劳裂纹扩展.因此行星轮的疲劳破坏是行星轮齿

面、齿根和过盈配合部位疲劳破坏综合影响的结

果.
图11给出了该行星轮疲劳断裂样件在现场

的照片,通过观察断裂面纹路可知,该行星轮疲劳裂

纹是从与轴承外圈过盈配合面产生并扩展,且齿根

部位疲劳源加剧了裂纹的扩展,并最终形成断裂.

图11 行星轮断裂样件

Fig.11 Fracturesampleofplanetarygear
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通过对比可知,仿真得到的疲劳源位置与实

际情况一致.仿真得到的行星轮疲劳寿命与实际

情况相近,从一定程度上验证了仿真计算疲劳源

及疲劳寿命的准确性.

3 过盈配合疲劳寿命影响因素分析

分别对不同过盈量、不同轮毂厚度及不同表

面粗糙度的行星轮进行疲劳寿命分析,计算所得

的行星轮过盈配合部位的疲劳寿命如表6~8所

示.

表6 不同过盈量时过盈配合部位的疲劳寿命

Tab.6 Fatiguelifeofinterferencefitpositionof

differentinterferencefitmagnitudes

过盈量δ/mm 疲劳寿命/a

0.012 8.6

0.046 6.2

0.079 5.8

表7 不同轮毂厚度时过盈配合部位的疲劳寿命

Tab.7 Fatiguelifeofinterferencefitpositionofdifferent

hubthicknesses

轮毂厚度t/mm 疲劳寿命/a 轮毂厚度t/mm 疲劳寿命/a

42.5 2.3 57.5 8.4

50.0 5.8 65.0 13.6

表8 不同表面粗糙度时过盈配合部位的疲劳寿命

Tab.8 Fatiguelifeofinterferencefitpositionofdifferent

surfaceroughnesses

表面粗糙度

Ra/μm
疲劳寿命/a

表面粗糙度

Ra/μm
疲劳寿命/a

0.63 6.6 2.50 5.3

1.60 5.8 4.00 4.9

由表6~8可知,随着行星轮与轴承外圈过盈

量的减小、行星轮轮毂厚度的增大、行星轮与轴承

外圈配合面表面粗糙度的减小,行星轮过盈配合

部位的疲劳寿命均有所增加,其中轮毂厚度的变

化对过盈配合部位疲劳寿命的影响最大,过盈量

的改变对过盈配合部位疲劳寿命的影响次之,配
合面表面粗糙度对过盈配合部位疲劳寿命的影响

相对最弱.

4 结 论

(1)当行星轮与轴承外圈间的过盈量越小时,

两者切向相对位移越大,即配合面相对滑移量越

大,疲劳擦伤越严重.
(2)随着行星轮轮毂厚度增大,行星轮内孔与

轴承外圈配合面间的切向相对位移减小,即配合

面相对滑移量减小,疲劳擦伤趋于缓和.
(3)随着行星轮与轴承外圈过盈量的减小、行

星轮轮毂厚度的增大、行星轮与轴承外圈配合面

表面粗糙度的减小,行星轮过盈配合部位的疲劳

寿命均有所增加,其中轮毂厚度对过盈配合部位

疲劳寿命影响最大,过盈量的影响次之,配合面表

面粗糙度的影响相对最弱.
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Fatiguelifeanditsinfluencefactoranalysisof
interferencefitpositionofplanetarygearandbearing

ZHAO Jun, LIN Teng-jiao*, ZHONG Sheng, SONG Jian-jun

(StateKeyLaboratoryofMechanicalTransmission,ChongqingUniversity,Chongqing400044,China)

Abstract:Takingtheplanetarygeartransmissionsystemasobject,finiteelementcontactanalysis
wasconductedusingANSYStoobtainthedisplacementandstressofinterferencefitsurfacefor

planetarygearofdifferenthubthicknessesanddifferentinterferencefitmagnitudesbetweenplanetary

gearandouterringofbearing;multi-bodydynamicanalysisofplanetarygearsetwascarriedoutby
applyingLMSVirtual.labtogettheloadspectrumappliedinfatigueanalysis;theeffectonfatiguelife

ofinterferencefitpositionforhubthicknesses,surfaceroughnessesandinterferencefitmagnitudes

betweenplanetarygearandouterringofbearing,wasanalyzedusingFE-SAFEcombinedwith

modifiedS-Ncurves.Theexperimentalresultsshowthatlargermagnitudeofinterferencefit,thinner

hubandsurfacerougherallleadtoshorterfatiguelifeofinterferencefitpositionofplanetarygear.

Keywords:planetarygeartransmission;interferencefit;contactFEanalysis;multi-bodydynamic;

fatiguelife
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