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机电复合传动系统行星轮轴承疲劳寿命分析与预测
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摘要：针对高速履带车辆机电复合传动系统内部载荷演化规律不明、行星轮轴承疲劳寿命预测方法缺乏的问题，建

立机电复合传动系统行星轮轴承动力学模型，获取行星轮轴承接触载荷分布规律，提出了基于行星轮轴承动载特性的疲

劳寿命预测方法，为机电复合传动系统行星机构的优化和设计提供一定的指导作用。考虑机电复合传动系统多排耦合

效应、齿轮时变啮合刚度激励以及行星轮轴承非线性支撑刚度激励影响，采用Simpack软件建立了机电复合传动系统动

力学模型，获得了行星轮轴承承载情况，进一步采用集中质量法建立行星轮轴承动力学模型，分析行星轮轴承接触载荷

演化规律，进而采用Lundberg-Palmygren（L-P）公式建立了行星轮轴承疲劳寿命分析与预测模型，分析了不同工况下行星

轮圆柱滚子轴承疲劳寿命变化规律。结果表明，在高转速时，行星轮轴承公转离心力对行星轮轴承接触载荷和疲劳寿命

有显著影响；在转速较低时，减速排行星轮轴承寿命随着转速的增加而增大；在转速较高时，减速排行星轮轴承寿命随着

转速的增加而减小；在高转速时，根据机电复合传动系统寿命要求，可采取行星轮轴承滚动体修形等措施延寿。
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0　引言

新型高速履带车辆传动系统机电复合传动集成

了机械驱动和电动机驱动两者的优点，能够大幅提升

车辆机动性，提供大功率电能供给。高速化是电驱动

发展趋势，是提升系统功率密度的有效途径，目前国

外机电复合传动用驱动电动机最高转速已超过

14 000 r/min。对于履带装甲车辆机电复合传动系统，

高转速条件下功率耦合机构行星轮轴承速度大幅增

加，可造成轴承可靠性降低或磨损失效等问题，成为

机电复合传动系统强度设计的关键问题，高速行星轮

圆柱滚子轴承动态载荷变化会严重影响其疲劳寿命，

需要针对其建立专门的疲劳寿命分析预测模型，为提

高机电耦合传动系统的寿命和可靠性提供理论基础。

在行星轮轴承接触载荷计算方面，GUO等［1］采用

弹簧-阻尼单元模拟行星轮轴承滚动体，建立了行星轮

系统动力学模型，分析了轴承游隙对行星轮系振动特

性和行星轮轴承接触载荷的影响规律。LIU 等［2-3］采

用 Simpack 软件建立了行星轮系动力学模型，分析了

不同行星轮轴承游隙和故障对行星轮系振动特性和

行星轮轴承接触载荷演化的影响。SHI 等［4-6］根据行

星排运动学关系建立行星轮轴承公转离心力计算模

型，采用集中质量法建立了行星轮轴承动力学模型，

分析了行星轮轴承滚道波纹度和保持架断裂对行星

轮轴承接触载荷的影响规律。LIU 等［7］、LI等［8-9］考虑

行星轮轴承滚动体和保持架的动力学特性，建立了双

星行星排动力学模型，分析了转速、滚道时变模型和

滚动体几何偏差对行星轮轴承接触特性的影响规律。

师志峰［10］、李鑫斌［11］分别采用集中质量模型建立了单

星行星排和双星行星排动力学模型，考虑了行星轮轴

承滚动体平移自由度、自转自由度和公转自由度以及

保持架的平移自由度和自转自由度的影响，并建立了

行星轮轴承的公转离心力模型。

在轴承寿命预测方面，王海亮［12］利用切片法和影

响系数法对圆柱滚子轴承的滚动体接触进行了有限

长线接触问题的建模，并利用该模型计算分析倾斜角

度、修形方式、修形量大小对滚动体接触的影响规律。

LIU 等［13］建立了单排行星轮系有限元模型，并在高速

行星轮圆柱滚子轴承上布置了局部故障，通过仿真研

究了高速行星轮圆柱滚子轴承的局部故障尺寸与振

动特征之间的映射关系。何贞志等［14］提出了一种圆

锥滚子对数修形的优化设计方法，给出了修形圆锥滚

子-滚道间接触应力分布的分析模型及轴承疲劳寿命

的计算模型，分析了特定工况下修形参数对接触应力
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及轴承疲劳寿命的影响，确定了对数修形设计的参

数；以轴承疲劳寿命作为修形设计的目标函数，经过

定量分析，得到了最佳对数修形参数。李威等［15］以威

布尔材料强度统计理论为基础，针对行星变速系统中

高速行星轮圆柱滚子轴承的运动及受力特点，提出了

高速行星轮圆柱滚子轴承疲劳可靠性分析基本思路，

建立了评价其可靠性的数字模型。

本文采用Simpack建立了机电复合传动系统动力

学模型，获得行星轮轴承的承载边界条件，进而建立减

速排行星轮轴承动力学模型，分析了减速排行星轮轴

承载荷分布规律，采用Lundberg-Palmgren（L-P）轴承疲

劳寿命公式建立减速排行星轮轴承疲劳寿命分析与预

测模型，计算了低速和高速时，减速排行星轮轴承寿

命，为机电复合传动系统的设计与优化奠定了基础。

1　行星轮轴承疲劳寿命建模

本文建模流程如图 1 所示，采用 Simpack 软件获

得不同工况下的轴承承载情况，作为行星轮轴承载荷

边界条件。建立高速行星轮圆柱滚子轴承动力学模

型，获得内部动态载荷分布规律，考虑高速行星轮圆

柱滚子轴承各组成部分的材料属性，分析高速行星轮

圆柱滚子轴承疲劳寿命的使用概率和破坏概率，研究

高速行星轮圆柱滚子轴承疲劳寿命的 Weibull 分布。

针对高速行星轮圆柱滚子轴承单个套圈的额定寿命

问题，分析单个套圈额定寿命与滚动体负载的关系，

计算高速行星轮圆柱滚子轴承套圈额定滚子负载，研

究滚子参数与滚动体负载的映射规律。计算高速行

星轮圆柱滚子轴承套圈当量滚子负载，用当量滚子负

载替换滚动体负载；计算高速行星轮圆柱滚子轴承单

个套圈的额定寿命，以及整套高速行星轮圆柱滚子轴

承的额定寿命，建立高速行星轮圆柱滚子轴承的疲劳

寿命计算模型，提出高速行星轮圆柱滚子轴承疲劳寿

命预测方法。

1. 1　机电复合传动系统多体动力学建模

根据行星排轮齿啮合关系及部件连接关系，利用

Simpack 多体动力学仿真软件，搭建行星排多体动力

学仿真模型，如图 2 所示。根据行星排齿轮参数、质

量、转动惯量及其位置信息，在Simpack软件建模环境

下构建齿轮及行星架模型。利用Simpack多体动力学

仿真软件中包括#0： 0 Degree of Freedom（0自由度）、#

1： Revolute al（绕X轴旋转自由度）、#23： Planar al-y-z

（绕 X 轴旋转及 YZ 平面平动自由度）等自由度约束铰

链；#88：Rolling Bearing（滚动轴承）、#225：Gear Pair

（齿轮）、#93：Force/Torque by u（t）Cmp（力/转矩）等力

元，实现行星排的运动及动力传输。

1. 2　高速行星轮圆柱滚子轴承动力学建模

行星轮轴承动力学模型如图 3所示，包含内、外圈

滚道、滚子、保持架、轴和轴承座支撑结构，图中 j为滚

子编号，j=1，2，…，Nb，Nb为滚子数。滚子与内、外圈滚

道之间的接触类型为赫兹接触，其接触力依据赫兹接

触理论计算。假设滚子轴承各组成部分的质心和几

何形心一致，各组成部分在动力学模型中用质量代

替，内外圈质量表示为 mi和 mo，单个滚子的质量用 mr

表示，保持架质量用mc表示。该模型考虑滚子轴承在

平面内的位移和转动，内、外圈滚道只考虑平面内位

移，滚子和保持架则需要另外考虑转动方向的位移，

图2　机电复合传动系统多体动力学仿真模型

Fig. 2　Multi-body dynamics simulation model of the 

electromechanical composite transmission system

图1　行星轮轴承疲劳寿命预测建模流程

Fig. 1　Modeling process for fatigue life prediction of planetary gear 

bearings
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滚子的转动自由度包括公转和自转，保持架转动自由

度只考虑公转方向自由度。轴承内圈与转动轴之间

的弹性支撑刚度和阻尼分别用 ks和 cs表示；轴承外圈

与轴承座之间的弹性支撑刚度和阻尼分别用 kh和 ch表

示。滚子与内、外圈滚道之间的接触刚度和阻尼分别

用 kj
in、kj

out、ci和 co表示，该模型还考虑滚子与保持架之

间的碰撞冲击作用，将滚子与保持架横梁之间的冲击

碰撞简化为 kj
1 、kj

2、cj
1 和 cj

2。

1. 2. 1　内滚道动力学方程

内滚道的动力学方程为

Qx = m i ẍ i + cs ẋ i + ksx i + F in
x + F indx （1）

Qy = m i ÿ i + cs ẏ i + ksy i + F in
y + F indy （2）

式中，xi和 yi分别为轴承内滚道在X和Y方向的振动位

移；Qx和Qy为转动轴对轴承内滚道的作用力；Fx
in和Fy

in

分别为所有滚子对内滚道接触力合力在X和Y方向的

分力，即

é
ë
êêêê ù

û
úúúúF in

x

F in
y

= ∑
j = 1

Nb

k in
j βj [ δ in

j ]né
ë
êêêê ù

û
úúúúcos θjsin θj （3）

式中，θj为第 j个滚子的位置角；δj
in为第 j个滚子与内滚

道之间的接触变形，可表示为
δ in
j ( t ) = [ x i ( t ) - x r

j ( t ) ] cos   θj ( t ) + [ y i ( t ) -
y r
j ( t ) ] sin   θ  j ( t ) - (C r + h i ) （4）

式中，x i ( t )、y i ( t ) 分别为轴承内滚道在X、Y方向的振动

位移；xj
r（t）和 yj

r（t）分别为第 j个滚子在X和Y方向的振

动位移；C r为轴承径向游隙；hi为油膜厚度；βj为接触变

形系数。βj可表示为

βj = {0
1
δ in
j ≤ 0
δ in
j > 0 （5）

θj ( t ) = θc ( t ) + 2π( j - 1)
Nb

，j = 1，2，…，Nb （6）

θc ( t + dt ) = θc ( t ) + ωcdt + v ( t ) （7）

式中，v（t）为滚子滑动速度；ωc为滚子公转角速度。ωc
表达式为

ωc = ωs2 (1 - Db cos α
Dp

) （8）

式中，ωs为轴承外滚道的转动速度；Db为滚子直径；α
为轴承接触角；Dp为轴承的公称直径。

F indx和F indy为轴承内滚道上的阻尼力，可表示为

é
ë
êêêê ù

û
úúúúF indx

F indy
= ∑

j = 1

Nb

c i βj [ δ̇ in
j ]né

ë
êêêê ù

û
úúúúcos θjsin θj （9）

油膜厚度用弹性流体动力润滑理论计算，可表

示为

hi (o) = 2.65 αo 0.54 (η0u ) 0.7R0.43
i (o)

E0.030 q0.13 （10）

式中，αo为润滑油黏度系数；η0为大气压下的动力黏

度；u为表面平均速度；E0为等效弹性模量；q为作用在

单元长度上的载荷。

油膜刚度由载荷和油膜厚度之间的关系计算得

到，为

ki (o)oil = q/hi (o) （11）

滚子与滚道总的接触刚度为

k in (out )
j = [ kki (o)oil ] / [ k + ki (o)oil ] （12）

式中，k 为赫兹接触刚度。由 Palmgren 方法计算获得

的接触刚度为

k = 8.06 × 104 l8/9 （13）

式中，l为滚子有效接触长度。

1. 2. 2　滚子动力学方程

滚子动力学方程为

m r ẍ r
j - c i ( ẋ i - ẋ r

j ) + co ( ẋ r
j - ẋo ) + F out

x - F in
x -

       Fcx - Fcex = 0 （14）

m r ÿ r
j - c i ( ẏ i - ẏ r

j ) + co ( ẏ r
j - ẏo ) + F out

y - F in
y -

       Fcy - Fcey = 0 （15）

Ib ϕ̈bj = ( μbF in - μbF out - μcQcj ) D2 （16）

Ic θ̈bj = 1
2 dm μbF out + 1

2 dm μbF in - 1
2 dm μcQcj （17）

式中，xo、yo分别为轴承外滚道在 X 和 Y 方向上的振动

位移；Fcx、Fcy分别为滚子自转离心力在X和Y方向的分

力；Fcex、Fcey分别为滚子公转离心力在 X和 Y方向的分

力；μb、μc分别为滚子-滚道、滚子-保持架的摩擦因数；

F in、F out 分别为滚子-内滚道、滚子-外滚道的接触力；

Fx
out、Fy

out分别为所有滚子对外滚道接触力合力在X和

Y方向的分力，即

é
ë
êêêê ù

û
úúúúF out

x

F out
y

= ∑
j = 1

Nb

kout
j βj [ δout

j ]né
ë
êêêê ù

û
úúúúcos θjsin θj （18）

式中，δj
out为滚子与轴承外滚道之间的接触变形。

δout
j ( t ) = [ x r

j ( t ) - xo ( t ) ] cos   θj ( t ) + [ y r
j ( t ) -

yo ( t ) ] sin   θ  j ( t ) - ho （19）

式中，ho为滚子-外滚道油膜厚度。

1. 2. 3　外滚道动力学方程

外滚道动力学方程为

图3　行星轮轴承动力学模型

Fig. 3　Dynamic model of planetary gear bearing
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ì
í
î

mo ẍo + ch ẋo + khxo - F out
x - F outdx = 0

mo ÿo + ch ẏo + khyo - F out
y - F outdy = 0 （20）

式中，kh 为外圈支承刚度；F outdx 和 F outdy 为滚子作用在外

滚道上面的阻尼力。

1. 2. 4　保持架动力学方程

保持架动力学方程为

mc ẍc = ∑
j = 1

Nb [-Fcj sin (θj + α ) + fcj cos (θj + α ) ] + Fcx + Fcage

（21）

mc ÿc = ∑
j = 1

Nb [-Fcj cos (θj + α ) - fcj sin (θj + α ) ] + Fcy （22）

Ic θ̈c = ∑
j = 1

Nb (-Fcj × dm2 ) + Mc （23）

式中，Fcj和 fcj分别为滚子与保持架之间的冲击碰撞力

和摩擦力；Fcx、Fcy和Mc分别为保持架与引导面之间油

膜产生的力和力矩。

F′cx = -η0u1L31ε2 / [C21 (1 - ε2 )2 ] （24）

F′cy = πη0u1L31ε/ [ 4C21 (1 - ε2 )3/2 ] （25）

M′c = 2πη0V1R21L1 / (C1 1 - ε2 ) （26）

式中，η0 为润滑剂的动力黏度；u1为润滑油牵引速度，

u1=R1（ωo+ωc）；L1为保持架引导面的宽度；ω0为外圈滚

道的角速度；R1为保持架引导面半径；ε为保持架相

对偏心度，ε=e/Cg；Cg为保持架与外圈滚道之间的间

隙；C1 为保持架引导面间隙；V1为保持架与引导面之

间的相对速度，V1=R1（ωo-ωc）；e为保持架径向方向总

位移，e=（x2c+y2c）0. 5。上述载荷转化到惯性坐标系中，

可表示为

ì
í
î

ïï

ïïïï

ü
ý
þ

ïïïï

ïïïï

Mc
Fcx
Fcy

=
é

ë

ê

ê
êê
ê

ê ù

û

ú

ú
úú
ú

ú1 0 00 cosϕc -sinϕc
0 sinϕc cosϕc
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式中，ϕc=arctan（yc/xc）。

1. 2. 5　行星轮系滚子离心力计算

行星轮轴承滚子所受离心力作用如图 4所示。其

中，Fc为滚子绕轴承中心轴线旋转产生的离心力；Fce

为滚子绕太阳轮中心轴线产生的离心力。行星轮在

高速旋转状态下，产生很大的离心力，导致 Fce显著增

高，滚子与保持架间的作用力也随着增大，有

Fc = m rω2r （28）

Fce = m rω2c r i （29）

r i = r2 + r2c - 2rrc cos (π - ϕ ) （30）

式中，mr为滚子质量；ω为滚子公转角速度；ωc为滚子

绕太阳轮转速；r 为滚子公转半径；ri为滚子绕太阳轮

转动半径；rc为行星架半径；ϕ为离心力 Fc和坐标轴 x

之间的夹角。

在 x轴方向的总离心力为

Fcx = Fc cosϕ + Fce cosψ （31）

式中，ψ为离心力 Fce与坐标轴 x之间的夹角。对于一

个给定的滚动体，夹角ψ的表达式为

ψ = arccos r2i + r2c - r2

2r irc
（32）

在 y轴方向上的总离心力表达式为

Fcy = Fc sinϕ + Fce sinψ （33）

1. 2. 6　行星轮系保持架离心力计算

行星轮轴承保持架所受离心力作用如图 5 所示，

其中，Fcage为保持架绕太阳轮中心轴线产生的离心力。

行星轮在高速旋转状态下产生很大的离心力，导致

Fcage显著增高，保持架和行星轮之间的作用力也随之

增大。Fcage为
Fcage = mcageω2carrierrc （34）

式中，mcage为保持架质量；ωcarrier为行星架角速度；rc为

行星轮的分布半径。

1. 3　高速行星轮圆柱滚子轴承疲劳预测模型

Lundberg 和 Palmgren 给出的线接触向心轴承寿

命的计算式为

L = (Qc /Q ) 4 （35）

式中，Qc、Q 分别为滚动体-滚道基本动载荷容量和当

量载荷。

Qc = 552λ (1 ∓ γ ) 29/27

(1 ± γ ) 1/4 ( γ
cos α ) 2

9D
29
27 l

7
9Z- 1

4 （36）

式中，∓和 ±，上面符号-、+用于内滚道接触，下面符

号+、-用于外滚道接触。

对于线接触滚道，用四次方平均滚子载荷代替三

次方平方滚子载荷，即

Qeμ = ( 1
Z∑

j = 1

j = Z
Q4
j ) 1

4 （37）

图4　行星轮轴承滚子离心力示意图

Fig. 4　Schematic diagram of centrifugal force on the planetary gear 

bearing roller

图5　行星轮滚子轴承保持架离心力示意图

Fig. 5　Schematic diagram of centrifugal force on the planetary gear 

bearing cage
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式中，Qj 为滚子-滚道接触载荷，可根据动力学方程

获得。

旋转滚道的疲劳寿命可表示为

Lμ = (Qcμ /Qeμ )4 （38）

式中，Qcμ为旋转滚道（本文为外滚道）的基本动载荷，

可根据式（36）计算。

非旋转滚道的当量载荷为

Qev = ( 1
Z∑

j = 1

j = Z
Q4.5
j ) 1

4.5 （39）

非旋转滚道的寿命为

Lv = (Qcv /Qev )4 （40）

式中，Qcv为非旋转滚道（本文为内滚道）的基本动载

荷，可根据式（36）计算。

线接触滚子轴承的寿命计算式为

L = (L- 9
8μ + L- 9

8v )- 8
9 （41）

2　分析与讨论

机电复合传动系统齿轮和行星轮轴承结构参数

如表 1和表 2所示，机电传动系统采用定功率输入，输

入功率为 150 kW，分析在不同转速下的减速排行星轮

振动、行星轮接触载荷和疲劳寿命演化规律。

2. 1　减速排行星轮振动分析

输入转速为 1 000 r/min时减速排行星轮振动加速

度如图6所示，减速排行星轮 x方向振动加速度的有效

值（Root Mean Square Value, RMS value）和最大值

（Maximum Value, Max value）分 别 为 1 492 m/s2 和

9 351 m/s2，减速排行星轮 y方向振动加速度的有效值

和最大值分别为1 491 m/s2和8 229. 8 m/s2。

不同输入转速下减速排行星轮振动加速度统计

特征值如图 7所示。由图 7可知，定功率输入下，减速

排行星轮振动加速度有效值随着输入转速的增大整

体先增加后减小；在输入转速为 2 000 r/min时，减速排

行星轮振动加速度最大；减速排行星轮振动加速度有

效值随着输入转速的增大整体减小。

2. 2　行星轮轴承接触载荷分析

输入转速为 1 000 r/min时减速排行星轮轴承接触

载荷如图 8 所示。由图 8 可知，减速排行星轮轴承滚

动体-内圈接触载荷有效值和最大值分别为 548. 32 N

和 1 118. 94 N，减速排行星轮轴承滚动体-外圈接触载

荷有效值和最大值分别为548. 41 N和1 119. 09 N。

不同输入转速下减速排行星轮轴承接触载荷统

计特征值如图 9所示。由图 9可知，定功率输入下，减

速排行星轮轴承接触载荷随着输入转速的增大先减

小后增大；在输入转速为 6 000 r/min时，减速排行星轮

轴承接触载荷最小。出现该现象的原因是机电复合

表1　机电复合传动系统齿轮参数表

Tab. 1　Gear parameter table of electromechanical compound 

transmission system

参数
Parameters

太阳轮齿数
Sun gear tooth number Zt

齿圈齿数
Ring gear tooth number Zq

行星轮齿数
Planet gear tooth number Zx

行星轮数量
Planet gear number Np

齿轮模数
Gear module m/mm

分度圆压力角α0/（°）
Pitch circle pressure angle

齿顶高系数
Addendum coefficient h*

径向间隙系数
Radial clearance coefficient c*

齿根圆角半径系数
Root fillet radius coefficient ρf

变位系数
Modification 

coefficient

啮合齿宽Mesh tooth width 
b/mm

Xt

Xq

Xx

减速排
Reduction 
planetary 
gear set

37

79

22

4

3

20

1.0

0.25

0.38

0.5

2.618 2

0.414 6

28

耦合排
Coupling 
planetary 
gear set

30

66

19

4

4

20

1.0

0.25

0.38

0

2.337 1

5.361

32

变速排
Transmission

 planetary 
gear set

23

57

18

4

4

20

1.0

0.25

0.38

0

3.058 1

0.842 5

40

表2　行星轮圆柱滚子轴承参数表

Tab. 2　Parameter table of planetary gear cylindrical roller bearings

参数
Parameters

内径 Inner diameter/mm

外径Outer diameter/mm

厚度Width/mm

内滚道直径
Inner ring diameter/mm

外滚道直径
Outer ring diameter/mm

节圆直径Pitch diameter/mm

滚子数Roller number

滚子直径Roller diameter/mm

滚子长度Roller length/mm

保持架内径
Cage inner diameter/mm

保持架外径
Cage outer diameter/mm

引导面直径
Cage guide diameter/mm

径向游隙
Radial clearance/μm

减速排
行星轮轴承

Planetary bearing 
in reduction 

planetary gear set

25

47

11.9

30.4

40.88

35.64

15

5.24

5.7

33.44

38.54

38.88

37

耦合排
行星轮轴承

Planetary bearing 
in coupling 

planetary gear set

25

52

14.88

31.42

46.06

38.74

12

7.32

8.78

36.48

40.96

43.92

38
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传动系统采用定功率输入，随着输入转速的增加，如

输入转矩下降，齿轮啮合力减小，导致减速排行星轮

轴承接触载荷减小，但是随着转速进一步升高，减速

排行星轮和行星轮轴承的公转离心力增大，导致接触

载荷随着转速增加而增大。该现象表明，在输入转速

小于 6 000 r/min时，齿轮啮合力对行星轮轴承接触载

荷的影响较大，当输入转速大于 6 000 r/min，公转离心

力是行星轮轴承接触载荷的主要影响因素。

2. 3　行星轮轴承疲劳寿命分析

为了证明提出的行星轮轴承疲劳寿命计算方法

的正确性，将本文方法计算结果与刘静等［16］116-123的方

法进行对比，如图 10所示。由图 10可知，本文提出方

法和刘静等［16］116-123的方法计算出的疲劳寿命变化规律

一致，差异均小于5. 66%，证明了本文提出的疲劳寿命

计算方法的正确性。定功率输入下，随着输入转速的

升高，减速排行星轮轴承疲劳寿命先增大后减小；减速

排行星轮轴承疲劳寿命在输入转速为 6 000 r/min时最

大，为 43 869 h，在输入转速为 12 000 r/min时最小，为

892. 134 h。这种现象表明，在高转速工况下，机电复

合传动系统公转离心力对减速排行星轮轴承疲劳寿

命有着显著影响，随着输入转速的增加，减速排行星

轮轴承疲劳寿命显著降低。随着机电复合传动系统

（a）减速排行星轮轴承滚动体-内圈接触载荷

（a） Planetary bearing roller-inner ring contact load of reducer planetary 

gear set

（b）减速排行星轮轴承滚动体-外圈接触载荷

（b） planetary bearing roller-outer ring contact load of reducer planetary 

gear set

图8　输入转速为1 000 r/min时减速排行星轮轴承接触载荷

Fig. 8　Planetary gear bearing contact load of reducer planetary gear 

set when input speed is 1 000 r/min

（a）减速排行星轮 x方向振动加速度

（a） Planet gear vibration acceleration of reducer planetary gear set 

in x-direction

（b）减速排行星轮 y方向振动加速度

（b） Planet gear vibration acceleration of reducer planetary gear set 

in y-direction

图6　输入转速为1 000 r/min时减速排行星轮振动加速度

Fig. 6　Planet gear vibration acceleration of reducer planetary gear 

set when input speed is 1 000 r/min

（a）减速排行星轮 x方向振动加速度

（a） Planet gear vibration acceleration of reducer planetary gear set 

in x-direction

（b）减速排行星轮 y方向振动加速度

（b） planet gear vibration acceleration of reducer planetary gear set 

in y-direction

图7　不同输入转速下减速排行星轮振动加速度统计特征值

Fig. 7　Planet vibration acceleration statistical characteristic values 

of reducer planetary gear set under different input speed
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转速进一步提高，行星轮轴承疲劳寿命应当进一步关

注，可采取轴承滚动体修形等措施延长寿命。

3　结论

针对高速履带车辆机电复合传动系统内部载荷

演化规律不明、行星轮轴承疲劳寿命预测方法缺乏等

问题，首先采用 Simpack 软件建立了机电复合传动系

统动力学模型，获得了行星轮轴承承载边界条件，进

一步采用集中质量法建立行星轮轴承动力学模型，分

析行星轮轴承接触载荷演化规律。基于行星轮轴承

接触载荷分析结果。采用L-P公式建立了行星轮轴承

疲劳寿命分析与预测模型，并分析了不同工况下行星

轮圆柱滚子轴承疲劳寿命，主要结论如下：

1）定功率输入下，减速排行星轮振动加速度有效值

随着输入转速的增大整体先增加后减小；减速排行星轮

振动加速度有效值随着输入转速的增大整体减小。

2）定功率输入下，在输入转速为 6 000 r/min时，减

速排行星轮轴承接触载荷最小，行星轮轴承疲劳寿命

最长。

3）减速排行星轮轴承接触载荷随着输入转速的

增大先减小后增大，该现象表明，输入转速小于

6 000 r/min 时，行星排传递转矩较大，齿轮啮合力对

行星轮轴承接触载荷的影响较大；当输入转速大于

6 000 r/min，行星排传递转矩较小，但轴承公转离心

力显著增加，导致行星轮轴承接触载荷增加。

4）在高转速工况下，机电复合传动系统公转离心

力对减速排行星轮轴承疲劳寿命有着显著影响，随着

输入转速的增加，减速排行星轮轴承疲劳寿命显著

降低。
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Fatigue life analysis and prediction of planetary gear bearings in 
electromechanical composite transmission systems

GAI Jiangtao1 LI Shujun2 ZHANG Qiang1

(1. Chinese Scholartree Ridge State Key Laboratory, China North Vehicle Research Institute, Beijing 100072, China)

(2. Unit 32381 of the Chinese People’s Liberation Army, Beijing 100072, China)

Abstract: To address the problems of unclear internal load evolution law of the electromechanical composite 

transmission system for high-speed tracked vehicles and the lack of fatigue life prediction method for planetary gear bearings, 

a dynamic model of planetary gear bearings in the electromechanical composite transmission system was established to obtain 

the distribution law of contact loads on planetary gear bearings. A fatigue life prediction method based on the dynamic load 

characteristics of planetary gear bearings was proposed, which provides certain guiding significance for the optimization and 

design of the planetary mechanism in the electromechanical composite transmission system. Considering the effects of multi-

row coupling effect of the electromechanical composite transmission system, gear time-varying meshing stiffness excitation, 

and nonlinear support stiffness excitation of planetary gear bearings, a dynamic model of the electromechanical composite 

transmission system was established using Simpack to obtain the load-bearing conditions of planetary gear bearings. 

Furthermore, a dynamic model of planetary gear bearings was established using the lumped mass method to analyze the 

evolution law of contact loads on planetary gear bearings. Then, a fatigue life analysis and prediction model for planetary gear 

bearings was established using the L-P formula to analyze the variation law of fatigue life of cylindrical roller bearings for 

planetary gears under different working conditions. The results show that at high rotational speeds, the centrifugal force of the 

planetary gear bearings during revolution has a significant impact on the contact loads and fatigue life of the planetary gear 

bearings. At lower rotational speeds, the service life of the planetary gear bearings in the reduction gear increases with the 

rotational speed. At higher rotational speeds, the service life of the planetary gear bearings in the reduction gear decreases with 

the increase in rotational speed. At high rotational speeds, measures such as profile modification of the rolling elements of 

planetary gear bearings can be taken to extend the service life according to the life requirements of the electromechanical 

composite transmission system.

Key words: Electromechanical composite transmission system; Planetary gear bearing; Dynamic modeling; Contact load; 

Fatigue life
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