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NW 型双自由度行星轮系的可靠性研究
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摘 要 通过建立 NW 型双自由度行星轮系的齿数优化模型和可靠度模型，推导出以两个输入构件转速和转矩为变量的构
件负载与寿命关系表达式。结合实例，运用齿数优化结果，研究了负载、齿宽和速比分配系数等因素对太阳轮以及整个系统
可靠性的影响。研究结果表明:合理配置齿数尤其太阳轮的齿数，对系统可靠度有举足轻重的作用; 在一个输入动力参数不
变的情况下，系统的可靠度随速比分配系数和负载的增大而减小，随齿宽的增大而增大。
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目前学术界对 NGW 型行星传动的研究极为广
泛，已涉及自由振动分析、运动特性分析，和振动抑
制分析等多个方面［1］。近些年，不少研究者又将可
靠性设计方法应用到单级 NGW 型行星传动中，胡
青春等更是将其应用到单自由度双级 NGW 型封闭
行星轮系中，使 NGW 型行星轮系的理论变得更加
丰富［2］。然而，关于 NW 型行星传动的研究报告却
较少，大多都只是出于初步探索阶段。NW 型传动
具有机构紧凑、传动比大和承载能力高等 NGW 型
传动不具备的优点，故常用于 NGW 型不适用的径
向尺寸受限、传动比较大的场合［3］。
本文通过建立 NW 型双自由度行星传动的可

靠度模型，对负载、齿宽和速比分配系数等因素对太
阳轮以及整个系统可靠性的影响进行了研究。

1 速度参量求解
如图 1 所示为 NW 型行星轮系示意图。

图 1 传动结构示意图
Fig. 1 Diagram of transmission structure

图 1 中，1、2、2'、3、H 分别代表轮系中的内齿
圈、小行星轮、大行星轮、太阳轮和行星轮架，其中
1，3，H 的转动轴在一条直线上。T1 表示内齿圈 1 的
输入转矩，T3 表示太阳轮 3 的输入转矩。

iH13 =
n1 － nH

n3 － nH
=

z2 z3
z1 z2'
。

故

nH =
r1 r2' n1 + r2 r3n3

r1 r2' + r2 r3
。

因为齿轮 1、和 3 为主动件，故 n1 和 n3 为已知

值，且 n3 = αn1。
再结合运动方程［4］

n3 +
r2'
r3
n2' － 1 －

r2'
r( )
3

nH = 0。

得各个构件转速及相对行星架转臂的转速见表 1。

表 1 NW 型行星轮系的运动学参量
Table 1 Kinematic parameter of NW planetary

gear system
ni ni － nH

1 n1
r2 r3 ( 1 － α) n1
r1 r2' + r2 r3

2
r1 r2' ( r3 + r2' ) n1 + r2' r3 ( r2 － r1 ) n3

r2' ( r1 r2' + r2 r3 )
r1 r3 ( 1 － α) n1
r1 r2' + r2 r3

2' n2
r1 r3 ( 1 － α) n1
r1 r2' + r2 r3

3 αn1 －
r1 r2' ( 1 － α) n1
r1 r2' + r2 r3

2 齿数比的优化分配
对行星轮系来，体积的缩小不仅意味着节约了

材料，减少了空间占用，还意味着适应性更强，可靠



性更高。故以行星轮系的体积最小化为目标建立数
学模型［5］。
行星轮系的体积受强度的影响，接触应力及许

用应力计算公式为［6］

σH1 = ZE1ZH1Zε1
K1F t1 ( μ1 － 1)

b1d1μ槡 1
≤［σ］H1。

式中，μ1 是内齿圈 1 与小行星轮 2 的齿数比; μ2 表

示大行星轮 2' 和太阳轮 3 的齿数比; K1 为载荷系

数; F t1 = 2T1 / ( kd1 ) ; k表示行星轮的个数; ［σ］H1 =
σH lim1ZN1 /SH1。
令

A1 = ZE1ZH1Zε1SH1

σH lim1Z
( )

N1

2

K1。

故

b1d
2
1 = A1

2T1 ( μ1 － 1)
kμ1

。

同理可得

b2d
2
2 = A2

2T3 ( μ2 + 1)
kμ2
;

b3d
2
3 = A3

2T3 ( μ2 + 1)
kμ2

。

为简化计算，用齿轮分度圆圆柱体代替齿轮体

积进行计算，

行星轮系的总体积为

V = π
4 ( b1d

2
1 + b2d

2
2 + b3d

2
3 ) 。

即

V = π
2k T1A1 1 － 1

μ( )
1

+ T3( A2 + A3) 1 + 1
μ( )[ ]
2
。

又 μ1、μ2 的取值范围为
［7］

2. 4 ≤ μ1 ≤ 4. 8; 1. 2 ≤ μ2 ≤ 4. 2。
为使体积最小，取 μ1 = 4. 8，μ2 = 1. 2。

3 可靠度模型
由于点蚀是齿轮失效的主要形式。只考虑点蚀

疲劳导致的系统失效。
3. 1 内齿圈的可靠度模型
大量研究表明，齿轮点蚀疲劳寿命的可靠度和

应力循环次数具有以下关系［8］。

ln 1
Ｒ( t) = ln 1

0. 90
l
l( )
10

βs
( 1)

式( 1) 中，Ｒ( t) 表示齿轮单个轮齿的可靠度; l 表示
齿轮接触面上的应力循环次数; l10 表示齿面失效概
率为10% 时的应力循环次数; βs是齿轮的威布尔指

数。
研究表明，当齿面失效概率为 10%时，单个轮

齿载荷和寿命之间具有以下关系［8］。

l10 = C
F( )

t

εs
( 2)

C = Bf 'ρΣ ( 3)
式中，F t 表示轮齿受到的切向力; εs 是直齿轮的威

布尔疲劳寿命系数( 一般取 4. 3) ; C 表示额定动载
荷; f ' 表示有效齿宽; ρΣ 表示综合曲率半径; 对于
钢制材料的齿轮，B一般取常数 135 MPa。
设 l 表示一对内啮合齿轮轮齿的应力循环次

数，以内齿圈的百万转数为单位，将其定义为寿命;

N表示行星传动中齿轮相对行星架的应力循环次
数，以内齿圈的百万转数为单位，将其定义为当量寿

命。由于内齿圈同时与 k个行星轮啮合，故内齿圈的
每个轮齿承受 kN1 次应力循环

［2］。根据表 1 可知

l1 =
kN1 r2 r3 ( 1 － α)

r1 r2' + r2 r3
( 4)

齿轮各个轮齿之间组成的是一个串联系统，根

据串联系统可靠性乘积模型［9］，若单个轮齿的可靠

度为 Ｒ( t) ，则有 z1 个齿的内齿圈的可靠度为
Ｒ1 ( t) = ［Ｒ( t) ］

z1 ( 5)
由式( 1) 、式( 4) 、式( 5) 得内齿圈 1 的可靠度表达
式为

ln 1
Ｒ1 ( t)

= z1 ln
1

0. 90
kN1 r2 r3 ( 1 － α)
( r1 r2' + r2 r3 ) l1，

[ ]
10

βs
。

式中，N1 是内齿圈 1可靠度为 Ｒ( t) 时的当量寿命;
l1，10 为内齿圈可靠度为 0. 90 时单个轮齿的寿命。当
失效概率为 0. 10 时，当量寿命 N1，10 为

N1，10 =
r1 r2' + r2 r3

kr2 r3 ( 1 － α)
1
z( )
1

1
βs l1，10。

又 F1 =
T1

kr1
，结合式( 2) 、式( 3) ，可得内齿圈 1

的当量动载荷 D1 为

D1 = kr1C1
1
z( )
1

1
βsεs r1 r2' + r2 r3

kr2 r3 ( 1 － α[ ])
1
εs

当内齿圈失效概率为 0. 10 时，内齿圈载荷与寿
命的关系式是

N1，10 = D1

T( )
1

εs
。

故，内齿圈 1 的可靠度为

Ｒ1 ( t) = 0. 90
N1

N1，
( )

10

βs
。

3. 2 其余构件的可靠度模型
根据内齿圈 1 的可靠度模型的推导过程，易得

小行星轮 2、大行星轮 2'以及太阳轮 3 的可靠度模
型见表 2。
3. 3 系统的可靠度
由于系统各个构件是串联关系，故系统的可靠
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度服从乘积模型［8］

表 2 各构件的当量动载荷、寿命及可靠度数据
Table 2 Other part＇s data of equivalent dynamic

load，life and reliability
Di Ni，10 Ｒi( t)

行星轮 2 kr2C1
1
z( )
2

1
βsεs r1r2' + r2r3

kr1r3( 1 － α[ ])
1
εs ( D2 /T1) εs 0. 90

N2
N2，

( )
10

βs

行星轮 2' kr2'C3
1
z2

( )
'

1
βsεs r1r2' + r2r3

kr1r3( 1 － α[ ])
1
εs ( D2 /T3) εs 0. 90

N2'
N2'，

( )
10

βs

太阳轮 3 kr3C3
1
z( )
3

1
βsεs r1r2' + r2r3

kr1r2'( 1 － α[ ])
1
εs ( D3 /T3) εs 0. 90

N3
N3，

( )
10

βs

Ｒ( t) = Ｒ1 ( t) Ｒ
k
2 ( t) Ｒ

k
2' ( t) Ｒ3 ( t) ，即

ln 1
Ｒ( t) = ln 1

0. 90
N1

N1，
( )

10

βs
+ k N2

N2，
( )

10

βs[ +

k N2'

N2'，
( )

10

βs
+ N3

N3，
( )

10

β

]s ( 6)

式( 6) 中，βs 是齿轮的威布尔指数，且 βs = 2. 5。

4 实例及图解分析
以应用于某电动工具中的 NW型双自由度行星

传动系统( 其传动结构如图 1 所示) 为例，分析转速
分配因数 α、负载和齿宽等因素对系统及太阳轮 3
可靠度的影响。实例中取钢制齿轮模数为 3 mm，节
圆压力角 20°，大、小行星轮的个数均为 3 个，输入
转矩 T1 = 191 N·m，齿圈 1 的输入转速 n = 1 000
r /min。为实现体积最小模型中的传动比和满足尺寸
约束条件，取 μ1 = 1. 2、μ2 = 4. 8，设计了 13 种方
案，各方案的数据如表 3 所示。表 3 中有效齿宽取
为理论齿宽的三分之一。

表 3 某电动工具中行星传动系统各方案的数据
Table 3 Data of an Example

z1 z2 z2' z3 f /m a T3
C1 /

N

C3 /

N

D1 /

( N·m)

D2 /

( N·m)

D2' /

( N·m)

D3 /

( N·m)

N1，10 /

106 转

N2，10 /

106 转

N2'，10 /

106 转

N3，10 /

106 转
方案 1 96 20 36 30 24 0. 6 50 67 189 9 067 29 688 7 693 1 974 1 688 2 652 7. 97 7. 32 3. 73
方案 2 96 20 36 30 24 0. 5 50 67 189 9 067 31 278 8 108 2 081 1 778 3 320 10 9. 18 4. 67
方案 3 96 20 36 30 24 0. 4 50 67 189 9 067 32 623 8 457 2 170 1 855 3 978 11. 98 11 5. 6
方案 4 96 20 36 30 24 0. 2 50 67 189 9 067 34 881 9 042 2 320 1 983 5 305 16 14. 66 7. 46
方案 5 120 25 36 30 24 0. 5 50 83 986 9 067 49 882 12 936 2 080 1 778 24 701 74. 5 9. 16 4. 67
方案 6 72 15 24 20 24 0. 5 50 50 391 6 044 17 124 4 441 890 761 249 0. 751 0. 238 0. 121
方案 7 96 20 30 25 24 0. 5 50 67 189 7 556 31 270 8 109 1 420 1 214 3 316 10 1. 78 0. 905
方案 8 96 20 36 30 24 0. 5 50 67 189 9 067 31 270 8 109 2 080 1 778 3 316 10 9. 16 4. 67
方案 9 96 20 36 30 48 0. 5 50 134 377 18 133 62 539 16 217 4 160 3 556 65 314 197 180. 5 91. 95
方案 10 96 20 36 30 36 0. 5 50 100 782 13 600 46 904 12 163 3 120 2 667 18 957 57. 18 52. 4 26. 69
方案 11 96 20 36 30 24 0. 5 60 67 189 9 067 31 270 8 109 2 080 1 778 3 316 10 4. 18 2. 13
方案 12 96 20 36 30 24 0. 5 40 67 189 9 067 31 270 8 109 2 080 1 778 3 316 10 23. 9 12. 19
方案 13 96 20 36 30 24 0. 5 30 67 189 9 067 31 270 8 109 2 080 1 778 3 316 10 82. 4 41. 98

以横坐标表示当量寿命，以纵坐标表示可靠度，

根据式( 6) 绘制系统和太阳轮的可靠度分布曲线图
( 图 2 ～图 7) 。图 2 是根据方案 1 ～ 4 绘制的图像，
从中可以看出，在一个输入转速不变的情况下，轮

系的可靠度随速比系数 α 的增大而下降，再结合图
6 易得，α 的增大使太阳轮 3 的可靠度下降，从而导
致了整个 NW 型行星轮系的可靠度下降。图 3 是根
据方案 5 ～ 8 绘制的图像，从中可以看出，齿数的合
理配置，对行星轮系的可靠度有着举足轻重的作用，

再结合图 7 易得，太阳轮的齿数配置尤为关键，对整
个系统的可靠度起着决定性作用。图 4 表明，系统
的可靠度随着齿宽的减小而减小。从图 5 中可以清
楚地看出，系统的可靠度随着负载的增大而急剧下

降，这表明电动工具的堵转或过载将会导致齿轮的

磨损加剧、传动性能恶化以及使用寿命迅速下降。

图 2 速比 α对系统可靠度的影响
Fig. 2 Speed ratio's effect to reliability of system

5 结论
本文将传动比的优化模型和 NGW 型行星轮系

的可靠度设计理论相结合，建立了 NW 型双自由度
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图 3 齿数分配对系统可靠度影响
Fig. 3 Allocation of tooth number's effect to

reliability of system

图 4 齿宽对系统可靠度的影响
Fig. 4 Face width's effect to reliability of system

图 5 转矩对统可靠度的影响
Fig. 5 Torque's effect to reliability of system

行星轮系的可靠度模型，并结合实例绘制出了行星

轮系构件和系统与当量寿命的分布曲线，研究了速

比分配系数、齿宽和负载等因素对太阳轮以及整个
系统可靠度的影响。
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Ｒesearch on Ｒeliability of NW Planetary Gear System with Two
Degrees of Freedom

LIANG Peng-fei，LIANG Yong-zhi，WANG Hong-li
( College of Mechanical Engineering Taiyuan University of Technology，Taiyuan 030024，P． Ｒ． China)

［Abstract］ By developing the tooth number optimization model and reliability model of NW planetary gear system
with two degrees of freedom，the expressions for the load-life of the components were deduced． The effects of load，
face width，velocity ratio of partition coefficient and other factors to the sun and the reliability of the system were
studied through some examples which were based on the tooth number optimization model． The results show that the
appropriate allocation of tooth number especially the tooth number of the sun gear plays a very important role in the
reliability of the system． The system reliability will decrease as the load and velocity ratio of partition coefficient in-
crease，and the face width decreases if the input parameters of one power are constant． It provides some guidelines
for the reliability design of planetary gear systems．
［Key words］ two degrees of freedom planetary gear transmission tooth number optimization reli
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Effects of Temperature and Photoperiod on Energy Budget
in Eothenomys Miletus

ZHU Wan-long1，LUO Qian1，LIU Jun2，WANG Zheng-kun1

( Key Laboratory of Ecological Adaptive Evolution and Conservation on Animals-Plants in Southwest Mountain Ecosystem of Yunnan
Province Higher Institutes College，School of Life Sciences of Yunnan Normal University1，Kunming 650500，P． Ｒ． China;

Lianyungang Normal College2，Lianyungang 222006，P． Ｒ． China)

［Abstract］ In order to investigate the effects of temperature and photoperiod on energy budget in Eothenomys mi-
letus，body mass，energy intake，digestive energy，metabolize energy，fecal and urine energy，digestibility and me-
tabolity were measured under cold and short photoperiod ( 5-SD) ，cold and long photoperiod ( 5-LD) ，warm and
short photoperiod ( 30-SD) ，warm and long photoperiod ( 30-LD) conditions. The results showed body mass de-
creased，but energy intake，digestive energy and metabolize energy increased significantly under 5-SD and 5-LD
groups. Body mass increased，energy intake，digestive energy and metabolize energy decreased significantly under
30-SD and 30-LD groups. Fecal and urine energy，digestibility and metabolity appeared no significant differences
among four groups. Characteristics of energy budget in E. miletus was more sensitive to temperature. All of these
results showed that temperature is the important factor influencing the energy balance strategy in E. miletus. E. mi-
letus induced body mass loss，increased food intake were impotent in resistance to cold temperature to maintain en-
ergy balance．
［Key words］ Eothenomys miletus temperature photoperiod
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