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变速器行星齿轮机构等强度优化设计
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摘要：车辆行星齿轮变速器一般采用经验设计方法得到齿轮参数，使用中部分齿轮会因强度低而导致早期损坏，部

分齿轮强度过高而使变速器结构体积增大。由此，提出一种优化方法，以变速器各行星排齿轮强度均等和体积最

小为综合优化目标，利用行星齿轮装配条件为约束，求解后得到变速器的齿轮参数，利用 ＲＯＭＡＸ软件对优化后的

齿轮进行仿真分析，得到变速器各行星排最大疲劳应力及疲劳寿命。仿真和试验结果表明：与经验设计方法相比，

强化了薄弱齿轮的强度，齿轮接触应力由 １１１８ＭＰａ降至 ９３２ＭＰａ；齿轮的强度更加均衡，齿轮接触应力差值由

３６８ＭＰａ降至 １９３ＭＰａ；齿轮疲劳寿命差距缩小，由 １５７７０２ｈ降至 ９１５８８ｈ；同时变速箱体积减小 ８３８％，分析结

果与优化目标相符。
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　　引言

行星机构常用于车辆变速器，齿轮参数一般通

过经验公式得到，但各齿轮之间强度相差较大，易造

成强度相对薄弱的齿轮损坏，使变速器不能正常工

作。

在行星齿轮参数优化的有关文献中，大部分是

以体积最小作为目标函数，再将可靠性或者效率作

为约束条件，如文献［１－３］等。这些成果均是对减
速器进行优化，为固定传动比，而对多级行星排变速



器的齿轮优化需有多个传动比，优化参数更多；另外

优化分析局限于齿轮的部分最优，未能将强度和体

积的因素统一。

本文采用等强度设计方法，以齿轮应力差值和

行星机构体积最小为目标函数对行星齿轮机构进行

优化，使齿轮承载强度趋于接近，同时缩小传动机构

的体积，从而提高变速器整体使用寿命。

１　行星齿轮机构分析

图１所示行星机构中有４套行星齿轮副和 ６个
离合器，通过离合器的不同接合，改变行星排之间的

排列组合以及构件间的连接，实现 ５个前进挡和
１个倒挡。

图 １　行星齿轮传动简图

Ｆｉｇ．１　Ｔｒａｎｓｍｉｓｓｉｏｎｄｉａｇｒａｍｏｆｐｌａｎｅｔａｒｙｇｅａｒ
１．中间传动轴　２．四挡离合器　３．三挡离合器　４．二挡离合器

５．一挡离合器　６．一级行星排　７．二级行星排　８．三级行星排

９．四级行星排　１０．倒挡离合器　１１．前进挡离合器
　

挡位对应离合器及前进挡传动比如表１所示。

表１中 ｐｉ为各行星排特征系数，等于齿圈和太
阳轮齿数的比值。

表 １　挡位对应的离合器和传动比

Ｔａｂ．１　Ｃｌｕｔｃｈａｎｄｒａｔｉｏｏｆｔｒａｎｓｍｉｓｓｉｏｎｇｅａｒｓ

一挡 二挡 三挡 四挡 五挡

前进挡离合器 ＋ ＋ ＋ ＋ ＋
一挡离合器 ＋ － － － －
二挡离合器 － ＋ － － －
三挡离合器 － － ＋ － －
四挡离合器 － － － ＋ －
五挡离合器 － － － － ＋

传动比 １＋ｐ１ １＋ｐ２ １＋１
ｐ３
＋
ｐ４
ｐ３

１＋１
ｐ３

１

　　注：“＋”表示离合器结合，“－”表示离合器分离。

２　等强度优化数学模型

齿轮主要的失效形式是轮齿折断和工作齿面磨

损、点蚀等，这些失效都与齿根弯曲疲劳强度和齿面

接触疲劳强度有关，所以等强度优化主要是保证各

行星排的应力差最小。

２１　优化参数的设定
优化设计以模数、齿数、齿宽为主要设计变量，

此行星齿轮中有４级行星排，有较多的设计参数，但
参数过多会对优化求解造成困难，故需简化优化参

数，同时满足传动比要求。

变速箱各挡的传动比一般按等比级数分配，ｉ１、
ｉ２、ｉ３、ｉ４、ｉ５分别为前进挡传动比，当 ｉ５＝１时，有

ｉ２＝
４
ｉ槡
３
１

ｉ３＝
４
ｉ槡
２
１

ｉ４＝
４ｉ槡










１

（１）

根据传动比关系和行星齿轮装配的同心条件关

系可得到以下表达式：

一级行星排

ｚｂ１＝ｚａ１（ｉ１－１） （２）

ｚｇ１＝
ｉ１ｚａ１
２
－ｚａ１ （３）

二级行星排

ｚｂ２＝ｚａ２（
４
ｉ槡
３
１－１） （４）

ｚｇ２＝
ｚａ２

４
ｉ槡
３
１

２
－ｚａ２ （５）

三级行星排

ｚｂ３＝
ｚａ３

４ｉ槡１－１
（６）

ｚｇ３＝
ｚａ３（２－

４ｉ槡１）

２（４ｉ槡１－１）
（７）

四级行星排

ｚｂ４＝ｚａ４
４ｉ槡１ （８）

ｚｇ４＝
ｚａ４（

４ｉ槡１－１）
２

（９）

式中　ｚａ、ｚｇ、ｚｂ———行星排太阳轮、行星轮及齿圈的
齿数

设各行星排的太阳轮齿数、一挡传动比为主要

参数，行星机构其他齿轮的齿数均可用公式（２）～
（９）表达；由于传动中一级和二级行星排的输入机
构互连，三级和四级行星排的输入机构互连，故设一

级和三级行星排的模数为主要参数，各行星排的齿

宽系数相等，优化变量设置为

Ｘ＝（ｘ１，ｘ２，ｘ３，ｘ４，ｘ５，ｘ６，ｘ７，ｘ８）＝
（ｚａ１，ｚａ２，ｚａ３，ｚａ４，ｉ１，ｍ１，ｍ３，φ） （１０）

式中　ｉ１———一挡传动比
ｍ１———一级行星排的模数
ｍ３———三级行星排的模数
φ———行星排齿宽系数

２２　目标函数的建立
等强度优化设计保证各行星排强度接近或相
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等，每级行星排均有一个强度最小的齿轮，故优化中

以各行星排中最小强度齿轮的齿根弯曲疲劳应力与

齿面接触疲劳应力差值最小为目标函数
［４－５］

。

齿根弯曲疲劳应力计算公式为

σＨ＝
２ＴＹＦａＹｓａＹε
ｍ３ｚφｎ

（１１）

式中　Ｔ———齿轮的输入力矩
ＹＦａ———齿形系数
Ｙｓａ———应力校正系数
Ｙε———重合度系数
ｎ———行星排行星轮个数

故弯曲疲劳应力等强度目标函数为

ｆ１（Ｘ）＝
２ＹＦａＹｓａＹε
ｎφ

Ｔ１
ｍ３１ｚａ１

－
Ｔ２
ｍ３２ｚａ２

（１２）

ｆ２（Ｘ）＝
２ＹＦａＹｓａＹε
ｎφ

Ｔ２
ｍ３２ｚａ２

－
Ｔ３
ｍ３３ｚａ３

（１３）

ｆ３（Ｘ）＝
２ＹＦａＹｓａＹε
ｎφ

Ｔ３
ｍ３３ｚａ３

－
Ｔ４
ｍ３４ｚａ４

（１４）

齿面接触疲劳应力计算公式为
［６］

σＨ＝ＺＨＺＥＺε
２Ｔ
ｍ２ｚφｎ

ｕ－１

槡 ｕ
（１５）

其中 ｕ＝
ｚｇ
ｚａ

式中　ＺＨ———节点区域系数
ＺＥ———弹性影响系数
Ｚε———重合度系数　　ｕ———传动比

故接触疲劳应力等强度目标函数为

ｆ４（Ｘ）＝
ＺＨＺＥＺε
ｎ槡φ

２Ｔ１
ｍ２１ｚａ１

ｕ１－１
ｕ１槡

－
２Ｔ２
ｍ２２ｚａ２

ｕ２－１
ｕ槡 ２

（１６）

ｆ５（Ｘ）＝
ＺＨＺＥＺε
ｎ槡φ

２Ｔ２
ｍ２２ｚａ２

ｕ２－１
ｕ２槡

－
２Ｔ３
ｍ２３ｚａ３

ｕ３－１
ｕ槡 ３

（１７）

ｆ６（Ｘ）＝
ＺＨＺＥＺε
ｎ槡φ

２Ｔ３
ｍ２３ｚａ３

ｕ３－１
ｕ３槡

－
２Ｔ４
ｍ２４ｚａ４

ｕ４－１
ｕ槡 ４

（１８）
此外应保证各级行星排体积最小

［７－９］
，即

ｆ７（Ｘ）＝０１９６３５∑
４

ｉ＝１
ｍ２ｉｚ

２
ｉφ［４＋（ｕｉ－２）

２
］

（１９）
对于多目标优化设计一般采用统一目标法，构

造一个新的函数即评价函数，从而将多目标（向量）

优化问 题 转 换 为 单 目 标 （标 量）优 化 问 题 求

解
［１０－１１］

。统一目标法可用线性加权和法处理，主要

是为目标函数选择一组权系数 ｗ１，ｗ２，ｗ３，…，权系

数之和为１。
等强度优化要求强度均等，同时保证行星传动

尺寸最小，故取

（ｗ１，ｗ２，…，ｗ７） (＝ １
９
，
１
９
，
１
９
，
１
９
，
１
９
，
１
９
， )１３

所以最终优化目标函数为

ｆ（Ｘ）＝１
９
ｆ１（Ｘ）＋

１
９
ｆ２（Ｘ）＋

１
９
ｆ３（Ｘ）＋

１
９
ｆ４（Ｘ）＋

１
９
ｆ５（Ｘ）＋

１
９
ｆ６（Ｘ）＋

１
３
ｆ７（Ｘ） （２０）

２３　约束条件的建立
（１）满足齿根弯曲强度要求，即

２ＹＦａＹｓａＹε
ｎφ

Ｔｉ
ｍ３ｉｚｉ
≤［σ］Ｆ （２１）

式中　［σ］Ｆ———许用弯曲应力
（２）满足齿面接触强度要求，即

ＺＨＺＥＺε
ｎ槡φ

２Ｔｉ
ｍ２ｉｚｉ

ｕｉ＋１
ｕ槡 ｉ
≤［σ］Ｈ （２２）

式中　［σ］Ｈ———许用接触应力
（３）保证齿轮没有根切，需要使齿轮齿数大于

１７，即
ｚｉ≥１７ （２３）

（４）各级行星排的装配条件：内齿圈和太阳轮
齿数之和除以行星轮个数应为整数。

ｚｂｉ＋ｚｇｉ
ｎ

＝Ｃ （２４）

式中　Ｃ———任意整数
（５）各级行星排的相邻条件：为保证相邻两行

星齿轮的齿顶互不相碰，相邻两行星轮中心距应大

于行星齿轮齿顶圆直径。

（ｚａｉ＋ｚｇｉ）ｓｉｎ
π
ｎ
＞ｚｇｉ＋２ｍｉ （２５）

（６）限制行星传动最大传动比，即
６＞ｉ１＞５ （２６）

（７）限制齿宽系数，即
φｍａｘ＞φ＞φｍｉｎ （２７）

３　优化设计的求解

该设计属于多变量、非线性约束最优化问题，可

以用 Ｍａｔｌａｂ优化工具箱中的 ｆｍｉｎｃｏｎ函数进行求
解。此函数使用的是序列二次规划算法，数学模型

为
［１２］

ｍｉｎｆ（Ｘ）
ｓ．ｔ．Ｃ（Ｘ）≤０
　　Ｃｅｑ（Ｘ）＝０

　　Ａ（Ｘ）≤Ｂ
　　Ａｅｑ（Ｘ）＝Ｂｅｑ
　　Ｌ≤Ｘ≤















Ｕ

（２８）
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式中　ｆ（Ｘ）———目标函数
Ｃ（Ｘ）———非线性不等式约束
Ｃｅｑ（Ｘ）———非线性等式约束
Ａ（Ｘ）———线性不等式约束
Ａｅｑ（Ｘ）———线性等式约束
Ｘ———自变量的向量
Ｂ、Ｂｅｑ、Ｌ、Ｕ———常数向量

重型自卸车变速箱传动形式如图 １，５个前进
挡，传动比范围１～６，输入最大转速２２００ｒ／ｍｉｎ，最大
功率 ２５０ｋＷ，设行星轮均为 ４个，齿宽系数０８＜
φ＜１２，齿轮材料选择 ２０ＣｒＭｎＴｉ，工作寿命 ５年。
原参数为

Ｘ＝（ｚａ１，ｚａ２，ｚａ３，ｚａ４，ｉ１，ｍ１，ｍ３，φ）＝
（２２，４０，３０，４２，５１６，２５４，２３１，０９６）
经优化圆整和标准化后的参数为

Ｘ＝（２４，４２，３６，４６，５１８，２５，２，０８５）

４　ＲＯＭＡＸ仿真分析

ＲｏｍａｘＤｅｓｉｇｎｅｒ被认为是权威的载荷分布计算
软件，可实现机械传动产品设计及系统仿真分

析
［１３］
。根据变速器中行星齿轮参数与挡位传动的

情况，建立相应的模型如图 ２，通过仿真对优化的数
据结果进行验证。

图 ２　变速器行星传动模型

Ｆｉｇ．２　Ｐｌａｎｅｔａｒｙｔｒａｎｓｍｉｓｓｉｏｎｍｏｄｅｌｏｆｇｅａｒｂｏｘ
　
４１　疲劳应力仿真分析

三挡传动由两行星排共同完成，一挡由一级行

星排完成，仿真分析后得到行星排齿轮的疲劳应力。

以三挡和一挡传动为例对行星齿轮进行仿真分析，

优化前后行星排齿轮的接触疲劳应力如图３～６。
三级行星轮有最大接触应力，原为 １１１８ＭＰａ，

优化后应力为 ９３２ＭＰａ；四级行星轮有最大接触应
力，原为１０２８ＭＰａ，优化后为８５２ＭＰａ。

一级 行 星 轮 有 最 大 接 触 应 力，原 设 计 为

８２０ＭＰａ，优化后应力为１０２５ＭＰａ。
同样方法可以得到其他挡位的各行星排齿轮的

应力值，接触疲劳应力的比较如图７。
由图可看出：一、二级行星排的接触应力要比原

设计有所增加，三、四级行星排应力比原设计减小，

图 ３　原设计三级和四级行星排齿轮接触疲劳应力

Ｆｉｇ．３　Ａｌｌｇｅａｒｓｃｏｎｔａｃｔｆａｔｉｇｕｅｓｔｒｅｓｓｏｆｔｈｅｏｒｉｇｉｎａｌ

ｔｈｉｒｄａｎｄｆｏｕｒｔｈｐｌａｎｅｔａｒｙｒｏｗ
　

图 ４　优化后三级和四级行星排齿轮接触疲劳应力

Ｆｉｇ．４　Ａｌｌｇｅａｒｓｃｏｎｔａｃｔｆａｔｉｇｕｅｓｔｒｅｓｓｏｆｔｈｅｏｐｔｉｍｉｚｅｄ

ｔｈｉｒｄａｎｄｆｏｕｒｔｈｐｌａｎｅｔａｒｙｒｏｗ
　

图 ５　原设计一级行星排齿轮接触疲劳应力

Ｆｉｇ．５　Ａｌｌｇｅａｒｓｃｏｎｔａｃｔｆａｔｉｇｕｅｓｔｒｅｓｓｏｆｔｈｅｏｒｉｇｉｎａｌ

ｆｉｒｓｔｐｌａｎｅｔａｒｙｒｏｗ
　

图 ６　优化后一级行星排齿轮弯曲疲劳应力

Ｆｉｇ．６　Ａｌｌｇｅａｒｓｃｏｎｔａｃｔｆａｔｉｇｕｅｓｔｒｅｓｓｏｆｔｈｅ

ｏｐｔｉｍｉｚｅｄｆｉｒｓｔｐｌａｎｅｔａｒｙｒｏｗ
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图 ７　优化设计与原设计接触疲劳应力对比图

Ｆｉｇ．７　Ｃｏｎｔａｃｔｆａｔｉｇｕｅｓｔｒｅｓｓｆｉｇｕｒｅｏｆｏｐｔｉｍｉｚｅｄ

ｄｅｓｉｇｎｃｏｍｐａｒｅｄｗｉｔｈｃｏｎｖｅｎｔｉｏｎａｌｄｅｓｉｇｎ
　
最大接触疲劳应力差值由３６８ＭＰａ降至１９３ＭＰａ，新
设计的齿轮应力更加均衡，达到等强度设计的要求。

由表 ２可以看出，优化后的行星排体积比原设
计体积减小８３８％。

表 ２　优化设计和原设计的体积对比

Ｔａｂ．２　Ｖｏｌｕｍｅｃｏｍｐａｒｉｓｏｎｏｆｏｐｔｉｍｉｚｅｄ

ｄｅｓｉｇｎａｎｄｃｏｎｖｅｎｔｉｏｎａｌｄｅｓｉｇｎ

行星排 优化体积／ｍｍ３ 原体积／ｍｍ３ 体积降低率／％

一级行星排 ７９３９６５ ７７９５９５ －１８４

二级行星排 ５０５４２６ ５２６７２７ ４０４

三级行星排 ２４６９７９ ３３１７９１ ２５５６

四级行星排 ２５５６９２ ３２８８４８ ２２２５

总计 １８０２０６２ １９６６９６１ ８３８

４２　疲劳寿命仿真分析
疲劳寿命的预测一般基于工作周期内由不同应

力造成的线性疲劳累计损伤
［１４］
，故需要根据车辆运

行的工况对变速器进行分析。根据车辆变速器的载

荷和工作时间，可分为 ４种工况：工况 １，８６８Ｎ·ｍ，
８０ｈ；工况 ２，１３００Ｎ·ｍ，１５０ｈ；工况 ３，１５２０Ｎ·ｍ，
２００ｈ；工况４，１６５０Ｎ·ｍ，７０ｈ。

在设定的载荷和工作时间作用下，优化前和优

化后三挡行星排齿轮的损伤率如图８、９所示。

图 ８　原设计齿轮损伤率

Ｆｉｇ．８　Ｇｅａｒｄａｍａｇｅｒａｔｉｏｏｆｔｈｅｃｏｎｖｅｎｔｉｏｎａｌｄｅｓｉｇｎ
　

原设计中齿轮最大损伤率在三级行星排太阳

轮，接触损伤率为９８％，第四行星排最大损伤率是
太阳轮，损伤率为 １９５％；损伤率为 １００％时，三级

图 ９　优化设计齿轮损伤率

Ｆｉｇ．９　Ｇｅａｒｄａｍａｇｅｒａｔｉｏｏｆｔｈｅｏｐｔｉｍｉｚｅｄｄｅｓｉｇｎ
　
太阳轮寿命为 ５６１２ｈ，四级太阳轮为 ２５６４１ｈ，三、
四行星排寿命相差较多。

优化后三级行星排太阳轮接触损伤 率为

５４６％，比原设计明显减小；四级行星排太阳轮损伤
率为３７５％；三级太阳轮疲劳寿命为 ９１５７ｈ，四级
太阳轮寿命为１３３３３ｈ。

与原设计相比，三级太阳轮寿命提高，而三、四

行星排寿命差距明显减小，整体使用寿命提高。

５　试验结果验证

对此行星齿轮传动结构在变速器中进行台架试

验，试验台由一台 ２７０ｋＷ的康明斯发动机作为动
力，一台８挡变速箱为升速箱，一台 ３００ｋＷ的水力
测功机作为动力检测装置。实物如图１０所示。

图 １０　变速器台架试验装置

Ｆｉｇ．１０　Ｔｒａｎｓｍｉｓｓｉｏｎｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔｄｅｖｉｃｅ
　
根据 Ｍｉｎｅｒ法则，载荷谱作用接触疲劳寿命计

算公式为
［１５］

ＴＨ＝ＮＨ∞σ
ｍ
Ｈ (ｌｉｍ ６０∑

ｋ

ｉ＝１
Ｐｉｎｉσ

６６ )Ｈｉ （２９）

式中　ＴＨ———接触疲劳寿命，ｈ

Ｎ
Ｈ∞
———基本循环次数，取５×１０７次

σＨｌｉｍ———极限疲劳工作应力，取１１４０ＭＰａ

Ｐｉ———各转矩使用概率

ｎｉ———齿轮转速，ｒ／ｍｉｎ
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σＨｉ———齿轮应力，根据公式（１５）计算
三级和四级行星排太阳轮互连，转矩和转速相

同，故测试结果和疲劳应力如表３、４。

表 ３　优化前三级和四级太阳轮试验数据

Ｔａｂ．３　Ｔｅｓｔｄａｔａｏｆｔｒａｎｓｍｉｓｓｉｏｎｏｆｔｈｅｔｈｉｒｄａｎｄｆｏｕｒｔｈ

ｃｏｎｖｅｎｔｉｏｎａｌｓｕｎｇｅａｒｓ

转速

／（ｒ·ｍｉｎ－１）

转矩

／（Ｎ·ｍ）
概率 Ｐ

σＨ１

／ＭＰａ

σＨ２

／ＭＰａ

１０６８ ９３５ ００２５ ７０７４ ５４０３

１１９０ １０６９ ００４８ ７６１２ ５８１４

１２５５ １２１４ ００５５ ７９７１ ６０８８

１３７４ １３４４ ０１１１ ８３７９ ６４００

１４２２ １３９９ ０１１５ ８６０４ ６５７１

１４４８ １４４９ ０１１７ ８７２２ ６６６１

１４６７ １４７８ ０１３２ ８９３０ ６８２０

１４７３ １４９９ ０１４４ ８９９１ ６８６７

１４８６ １５２５ ０１３８ ９０９６ ６９４７

１５２３ １５６１ ００６７ ９２０１ ７０２７

１６６０ １４８０ ００４８ ９４００ ７１８０

　　由公式（２９）和表 ３、４中数据，经计算优化前三
级太阳轮寿命为３２０４ｈ，四级太阳轮为 １８９７４２ｈ，
寿命差值为 １５７７０２ｈ；优化后三级太阳轮寿命为
７３５３８ｈ，四级太阳轮为 １６５１２６ｈ，寿命差值为
９１５８８ｈ。三、四级太阳轮寿命差距减小，与仿真结
果相近。行星齿轮机构整体寿命提高，薄弱部分得

到改善。

表 ４　优化后三级和四级太阳轮试验数据

Ｔａｂ．４　Ｔｅｓｔｄａｔａｏｆｔｒａｎｓｍｉｓｓｉｏｎｏｆｔｈｅｔｈｉｒｄａｎｄ

ｆｏｕｒｔｈｏｐｔｉｍｉｚｅｄｓｕｎｇｅａｒｓ

转速／

（ｒ·ｍｉｎ－１）

转矩／

（Ｎ·ｍ）
概率 Ｐ

σＨ１

／ＭＰａ

σＨ２

／ＭＰａ

１０７９ ９４０ ００２５ ６２３９ ５５１９

１１７３ １０８２ ００４８ ６７１３ ５９３９

１２７８ １１９８ ００５５ ７０２９ ６２１９

１３６３ １３１７ ０１１１ ７３９０ ６５３７

１４５４ １３９６ ０１１５ ７５８８ ６７１２

１４５５ １４２１ ０１１７ ７６９２ ６８０４

１４６３ １４９２ ０１３２ ７８７５ ６９６７

１４７３ １５５５ ０１３８ ８０２２ ７０９７

１５０１ １５９６ ００６７ ８１１４ ７１７８

１６３０ １４９５ ００４８ ８２９０ ７３３４

６　结论

（１）根据等强度优化理论，在传动比满足变速
器要求基础上，对变速箱行星齿轮机构进行优化设

计，不需再校核齿轮强度。

（２）通过仿真和试验结果可知，各行星排的最大
应力趋于一致，接触应力差值由３６８ＭＰａ降至１９３ＭＰａ，
弯曲应力差值由３７５ＭＰａ降至 ７６ＭＰａ，整体强度趋
于均衡，同时体积减小 ８３８％；齿轮疲劳寿命差距
减小，由１５７７０２ｈ降至９１５８８ｈ；薄弱环节寿命增
加，疲劳寿命较低的三级太阳轮提高４１４９８ｈ，寿命
较高的四级太阳轮降低２４６１６ｈ。
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