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双路功率分流传动系统的静态均载特性分析
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摘　要：为了解决双路功率分流系统的载荷均匀分配的问题，建立该系统的力学模型．首先，采用轮齿几何接触分析和
承载接触分析方法对齿轮副实际啮合过程进行仿真，得到齿轮副的时变啮合刚度，提高了计算的精确度，然后，根据系统

构成功率流闭环的特点推导出系统的变形协调条件，并结合力矩平衡方程和弹性支撑条件计算各齿轮副传递的扭矩，得

到系统的均载系数，最后，分析了浮动轮基于花键间隙和径向限位环约束浮动时对均载特性的影响．结果表明：误差对
系统均载特性共同起作用，单独减小某一误差的影响，并不能完全达到均载，基本构件浮动有利于提高均载性能．通过
花键间隙和径向限位环的辅助均载作用明显改善了系统的均载特性．与相关实验数据对比，验证了该方法的正确性．
关键词：功率分流；承载接触分析；变形协调；力矩平衡；间隙浮动；限位环；均载

中图分类号：ＴＨ１３２４ 文献标志码：Ａ 文章编号：０３６７－６２３４（２０１３）０９－００９４－０６

Ｓｔａｔｉｃｌｏａｄｓｈａｒｉｎｇｃｈａｒａｃｔｅｒｉｓｔｉｃｓａｎａｌｙｓｉｓｆｏｒｐｏｗｅｒ
ｓｐｌｉｔｔｒａｎｓｍｉｓｓｉｏｎｓｙｓｔｅｍ

ＤＯＮＧＨａｏ１，２，ＦＡＮＧＺｏｎｇｄｅ２，ＤＵＪｉｎｆｕ２

（１．ＮｏｒｔｈｗｅｓｔＩｎｓｔｉｔｕｔｅｏｆＭｅｃｈａｎｉｃａｌ＆ＥｌｅｃｔｒｉｃａｌＥｎｇｉｎｅｅｒｉｎｇ，ＣｈｉｎａＮｏｒｔｈＩｎｄｕｓｔｒｉｅｓＧｒｏｕｐＣｏｒｐｏｒａｔｉｏｎ，７１２０９９
ＸｉａｎｙａｎｇＳｈａｎｘｉＣｈｉｎａ；２．ＳｃｈｏｏｌｏｆＭｅｃｈａｎｉｃａｌＥｎｇｉｎｅｅｒｉｎｇ，ＮｏｒｔｈｗｅｓｔｅｒｎＰｏｌｙｔｅｃｈｎｉｃａｌＵｎｉｖｅｒｓｉｔｙ，７１００７２Ｘｉ’ａｎ，Ｃｈｉｎａ）

Ａｂｓｔｒａｃｔ：Ｔｏｉｍｐｌｅｍｅｎｔｔｈｅｕｎｉｆｏｒｍｌｏａｄｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎｏｆｔｈｅｐｏｗｅｒｓｐｌｉｔｔｒａｎｓｍｉｓｓｉｏｎ，ａｐｓｅｕｄｏｓｔａｔｉｃｍｏｄｅｌｉｓ
ｂｕｉｌｔ．Ｆｉｒｓｔ，ａｃｃｏｒｄｉｎｇｔｏｔｈｅｍｅｔｈｏｄｏｆｔｈｅｏｒｅｔｉｃａｌａｎａｌｙｓｉｓｏｆｔｏｏｔｈｃｏｎｔａｃｔａｎａｌｙｓｉｓ（ＴＣＡ）ａｎｄｌｏａｄｅｄｔｏｏｔｈ
ｃｏｎｔａｃｔａｎａｌｙｓｉｓ（ＬＴＣＡ），ｔｈｅａｃｔｕａｌｍｅｓｈｉｎｇｐｒｏｃｅｓｓｏｆｅａｃｈｇｅａｒｐａｉｒｉｓｓｉｍｕｌａｔｅｄ，ａｎｄｔｈｅｆｉｔｔｉｎｇｃｕｒｖｅｓｏｆ
ｔｉｍｅｖａｒｙｉｎｇｍｅｓｈｓｔｉｆｆｎｅｓｓａｒｅｏｂｔａｉｎｅｄ，ｗｈｉｃｈｃａｎｉｍｐｒｏｖｅｔｈｅｎｕｍｅｒｉｃａｌｐｒｅｃｉｓｉｏｎ．Ｎｅｘｔ，ａｃｃｏｒｄｉｎｇｔｏｔｈｅ
ｃｌｏｓｅｄｌｏｏｐｃｈａｒａｃｔｅｒｉｓｔｉｃｏｆｓｙｓｔｅｍｐｏｗｅｒｆｌｏｗ，ｔｈｅｃｏｎｄｉｔｉｏｎｓｆｏｒｄｅｆｏｒｍａｔｉｏｎｃｏｍｐａｔｉｂｉｌｉｔｙｏｆｔｏｒｓｉｏｎａｎｇｌｅａｒｅ
ｐｒｏｐｏｓｅｄ，ｗｈｉｃｈａｒｅｔｈｅｎｃｏｍｂｉｎｅｄｗｉｔｈｔｈｅｔｏｒｑｕｅｅｑｕｉｌｉｂｒｉｕｍｃｏｎｄｉｔｉｏｎｓａｎｄｅｌａｓｔｉｃｓｕｐｐｏｒｔｃｏｎｄｉｔｉｏｎｓｔｏ
ｃａｌｃｕｌａｔｅｔｈｅｔｒａｎｓｍｉｓｓｉｏｎｔｏｒｑｕｅｏｆｅａｃｈｇｅａｒｐａｉｒ．Ｆｉｎａｌｌｙ，ｔｈｅｌｏａｄｓｈａｒｉｎｇｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔｏｆｔｈｅｓｙｓｔｅｍｉｓ
ｏｂｔａｉｎｅｄ，ａｎｄｔｈｅｉｎｆｌｕｅｎｃｅｏｆｔｈｅｆｌｏａｔｉｎｇｐｉｎｉｏｎｂａｓｅｄｏｎｓｐｌｉｎｅｃｌｅａｒａｎｃｅｆｌｏａｔｉｎｇａｎｄｃｏｎｓｔｒａｉｎｅｄｂｙｔｈｅ
ｒａｄｉａｌｓｐａｃｉｎｇｒｉｎｇｉｓａｎａｌｙｚｅｄ．Ｔｈｅｒｅｓｕｌｔｓｓｈｏｗｔｈａｔｔｈｅｅｒｒｏｒｓｃｏｌｌｅｃｔｉｖｅｌｙｉｎｆｌｕｅｎｃｅｔｈｅｌｏａｄｓｈａｒｉｎｇ
ｃｈａｒａｃｔｅｒｉｓｔｉｃｓ，ｏｎｌｙｒｅｄｕｃｉｎｇａｃｅｒｔａｉｎｅｒｒｏｒｎｅｖｅｒｆｕｌｌｙｒｅａｃｈｔｈｅｐｅｒｆｅｃｔｌｏａｄｉｎｇｓｈａｒｉｎｇｃｈａｒａｃｔｅｒｉｓｔｉｃｓ．Ｔｈｅ
ｆｌｏａｔｉｎｇｃｏｍｐｏｎｅｎｔｃａｎｓｉｇｎｉｆｉｃａｎｔｌｙｉｍｐｒｏｖｅｔｈｅｌｏａｄｓｈａｒｉｎｇｃｈａｒａｃｔｅｒｉｓｔｉｃｓ．Ｂｙｃｏｍｐａｒｉｎｇｔｈｅｔｈｅｏｒｅｔｉｃａｌｄａｔａ
ｗｉｔｈｔｈｅｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔａｌｄａｔａ，ｔｈｅｃｏｒｒｅｃｔｎｅｓｓｏｆｔｈｅｍｅｔｈｏｄｐｒｏｐｏｓｅｄｉｓｖｅｒｉｆｉｅｄ．
Ｋｅｙｗｏｒｄｓ：ｐｏｗｅｒｓｐｌｉｔ；ｌｏａｄｅｄｔｏｏｔｈｃｏｎｔａｃｔａｎａｌｙｓｉｓ；ｄｅｆｏｒｍａｔｉｏｎｃｏｍｐａｔｉｂｉｌｉｔｙ；ｍｏｍｅｎｔｅｑｕｉｌｉｂｒｉｕｍ；
ｃｌｅａｒａｎｃｅｆｌｏａｔｉｎｇ；ｒａｄｉａｌｓｐａｃｉｎｇｒｉｎｇ；ｌｏａｄｓｈａｒｉｎｇ

收稿日期：２０１２－０９－０６．
基金项目：国家自然科学基金资助项目（５１１７５４２３）．
作者简介：董　皓（１９８５—），男，博士研究生；

方宗德（１９４８—），男，教授，博士生导师．
通信作者：董皓，ｄｏｎｇｈａｏｆａｎｅ＠ｓｉｎａ．ｃｏｍ．

　　双路功率分流传动系统采用功率分支技术， 结构紧凑，能在很小的体积质量下满足高速重载

的工况要求，在航空、航天领域具有广阔的应用前

景．功率分流传动系统的核心问题是研究系统的
均载特性，解决各分支载荷平均分配，国内外在这

方面做了很多研究，Ｋｉｓｈ［１－２］提出一种应用于
Ｃｏｍａｎｃｈｅ直升机中的双路功率分流齿轮传动减



速器．Ｋｒａｎｔｚ等［３－４］对双路功率分流减速器的均

载问题进行了静力学研究，得出了满足当时制造、

安装条件下的均载系数．Ｗｈｉｔｅ［５－６］设计了双路功
率分流传动系统中各发动机轴相隔较远且平行布

置的方案，得出了该系统重量轻、功率损失小和集

成性高的结论．日高照晃等［７］运用静力学方法研

究了行星轮系中各个构件的误差对载荷分配系数

的影响．方宗德等［８］就三路分流星型减速系统在

各级联接刚度和星轮偏心误差影响下的动载荷与

均载系数进行了分析．还有一些学者对功率分流
做了相关的研究［９－１１］，但是，以往研究中大多采

用等效平均啮合刚度，并不能完全准确反映真实

的齿面啮合过程，本文基于轮齿几何接触分析和

承载接触分析将整个啮合过程离散为有限的啮合

点，对每个啮合位置进行力学特性分析，可以提高

计算的准确性，并且，以往的研究大多仅考虑构件

之间的力学平衡关系，而忽略了功率流动闭环的

这一特点所构成的变形协调条件，该条件中构件

的各类误差会相互叠加或者抵消，所以考虑变形

协调条件能够更好地反映整个系统的均载特性．
文中推导出变形协调条件，结合力矩平衡和

弹性支承条件，得到系统均载系数，分析了基于花

键间隙浮动和径向限位环辅助均载对系统均载特

性的影响．

１　系统静力学模型建立
本文针对文献［４］中研究的双路功率分流系

统做了理论分析．图１为该系统的结构示意图，该
系统应用于某航空直升机动力传输装置．
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１—Ⅰ级小齿轮；２—Ⅰ级大齿轮；３—Ⅰ级大齿轮；

４—Ⅱ级小齿轮；５—Ⅱ级小齿轮；６—Ⅱ级大齿轮

图１　双路功率分流传动系统简图

　　系统在第Ⅰ级小齿轮采用功率两分支，两级
之间通过均载扭力轴传递扭矩，第Ⅱ级两个小齿
轮同时与输出大齿轮啮合，各齿轮处靠滚动轴承

支承，该系统可进一步提高传动装置功率密度比，

有效解决传动装置大扭矩、大速比的要求．力学结
构模型和各齿轮转角对应关系如图２所示．
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图２　力学结构模型和各齿轮转角对应关系示意图

　　由图２可知，系统转速为ｎ１，输入扭矩为Ｔ１，
Ｋｉｊ为时变啮合刚度，Δｉ和Δｊ为齿轮ｉ、ｊ的扭转
角，Δｉｊ（Ｔｉｊ（ｋ））表示齿轮ｉ在扭矩Ｔｉｊ（ｋ）作用下
相对于齿轮ｊ的扭转角变形，ｐｕ和ｇｖ（ｕ＝１，４，５；
ｖ＝２，３，６）表示各齿轮的代号．扭矩相互作用力
可表示为Ｔｉｊ＝－ｉｉｊＴｊｉ（ｉ＝１，２，…，６；ｊ＝１，２，…，
６），其中ｉｉｊ＝ｒｂｊ／ｒｂｉ，ｒｂｉ和 ｒｂｊ为齿轮 ｉ，ｊ的基圆半
径，得到系统的力矩平衡条件如下：

Ｔ１－Ｔ１２（ｋ）－Ｔ１３（ｋ）＝０，

Ｔ４６（ｋ）－Ｔ１２（ｋ）Ｉ１２ ＝０，

Ｔ５６（ｋ）－Ｔ１３（ｋ）Ｉ１３ ＝０
{

．

（１）

式中：Ｔｉｊ（ｋ）表示齿轮ｊ对齿轮ｉ在一个啮合周期
中第ｋ个啮合位置（ｋ＝１，２，…，５）的扭矩．

２　系统扭转角变形协调条件
由图２所示的模型，根据系统本身功率流动

闭环的特点，功率流动可以分为２个通道，通道１
包含齿轮ｐ１、ｇ２、轴２４、齿轮ｐ４、ｇ６，通道２包含齿
轮ｐ１、ｇ３、轴３５、齿轮ｐ５、ｇ６．由于各齿轮副啮合转
角满足Δｉｊ（Ｔｉｊ（ｋ））＝Δｉ－ｉｉｊΔｊ，得到变形协
调条件为

Δ１２（Ｔ１２（ｋ））＋Ｉ１２Δ２４（Ｔ２４（ｋ））＋Ｉ１２Δ４６（Ｔ４６（ｋ））＝
Δ１３（Ｔ１３（ｋ））＋Ｉ１３Δ３５（Ｔ３５（ｋ））＋Ｉ１３Δ５６（Ｔ５６（ｋ））．

（２）
其中，扭力轴的转角关系为

Δ２４（Ｔ２４（ｋ））＝Δ２－Δ４ ＝Ｔ２４（ｋ）／Ｎ２４，

Δ３５（Ｔ３５（ｋ））＝Δ３－Δ５ ＝Ｔ３５（ｋ）／Ｎ３５
{ ．

（３）

式中：Ｎ２４和Ｎ３５为扭转刚度．
误差体现在啮合线上的位移变化ΔＬｉｊ为
ΔＬｉｊ＝［（ｘｉ＋ΔＡｘｉ）－（ｘｊ＋ΔＡｘｊ）］ｃｏｓχｉｊ＋
　［（ｙｉ＋ΔＡｙｉ）－（ｙｊ＋ΔＡｙｊ）］ｓｉｎχｉｊ．（４）

式中：ｘｉ、ｙｉ和ｘｊ、ｙｊ分别为齿轮ｉ、ｊ沿ｘ、ｙ向的轴心
变形量；ΔＡｘｉ、ΔＡｘｊ分别为齿轮 ｉ、ｊ的 ｘ向误差幅
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值，ΔＡｙｉ、ΔＡｙｊ分别为齿轮ｉ、ｊ的ｙ向误差幅值；χｉｊ
为齿轮副啮合线与ｘ轴正向夹角．

啮合作用力可表达为

Ｔｉｊ（ｋ）／ｒｂｉ＝Ｋｉｊ（ｒｂｉΔｉ－ｒｂｊΔｊ＋ΔＬｉｊ）．（５）
得到误差影响下的各齿轮副啮合转角为

　Δｉｊ（Ｔｉｊ（ｋ））＝（Ｔｉｊ（ｋ）／ｒｂｉ／Ｋｉｊ－ΔＬｉｊ）／ｒｂｉ．（６）
考虑弹性支承条件，可表示为

∑（Ｔｉｊ（ｋ）／ｒｂｉ·ｃｏｓχｉｊ）－Ｋｘｉｘｉ＝０，
∑（Ｔｉｊ（ｋ）／ｒｂｉ·ｓｉｎχｉｊ）－Ｋｙｉｙｉ＝０{ ．

（７）

式中：Ｋｘｉ和Ｋｙｉ为齿轮ｉ的ｘ、ｙ向的支承刚度．
将式（６）代入式（２）中，得到误差影响下的

变形协调条件，联立弹性支承条件和力矩平衡条

件，建立系统的弯 ——— 扭耦合关系，可求得各齿

轮副传递的扭矩珔Ｔｉｊ，并最终计算得到系统的均载
系数，该均载系数的大小表征着系统的均载特性

的好坏，均载系数越大，系统的均载特性越差．

３　基于ＬＴＣＡ的时变啮合刚度
轮齿在外载荷作用下啮合时，角变形主要由

几何传动误差、弯曲变形和接触变形导致的［１１］，

这３组引起的扭转角变形和扭矩Ｔｉｊ（ｋ）的函数式
描述为

Δｉｊ（Ｔｉｊ（ｋ））＝ａ＋ｂＴｉｊ（ｋ）＋ｃＴｉｊ（ｋ）
２／３．（８）

式中：ａ，ｂ，ｃ为常数项．
忽略轮齿齿面摩擦，假设两对齿（Ｉ和 ＩＩ）同

时接触．在载荷 Ｐ作用下，力矩平衡和轮齿接触
变形后位移协调条件由下式描述［１２］，具体计算可

参考文献［１２－１３］，此处不再赘述．

　
∑
ｎ

ｊ＝１
ｐｊΙ＋∑

ｎ

ｊ＝１
ｐｊΠ ＝ｐ（ｐｊ（ｊ＝１，２，…，ｎ）），

［Ｆ］ｋ［Ｐｊ］ｋ＋［ｗ］ｋ ＝［Ｚ］＋［ｄｊ］ｋ
{

．
（９）

式中：ｋ＝Ｉ，ＩＩ，［ｐｊ］ｋ ＝［ｐ１，ｐ２，…，ｐｎ］
Ｔ，［ｄｊ］ｋ ＝

［ｄ１，ｄ２，…，ｄｎ］
Ｔ，［Ｚ］＝Ｚ［１，１，…，１］Ｔ（若ｐｊｋ ＞０，

则ｄｊｋ ＝０；若ｐｊｋ ＝０，则ｄｊｋ ＞０）．ｐｊ（ｊ＝１，２，…，ｎ）
是齿对ｋ的瞬时接触椭圆长轴离散点 ｊ处的法向
载荷，ｄｊ（ｊ＝１，２，…，ｎ）是齿对ｋ的瞬时接触椭圆
长轴离散点ｊ处变形后的齿面间隙，Ｚ为轮齿的法
向位移，［Ｆ］ｋ是齿对ｋ的法向柔度矩阵，［ｗ］ｋ为
齿 面 初 始 间 隙， ［ｗ］ｋ ＝ ［δ］ｋ ＋ ［ｂｊ］ｋ，
ｂｊ（ｊ＝１，２，…，ｎ）为齿对 ｋ的齿面法向间隙，
［δ］ｋ ＝δ［１，１，…，１］

Ｔ．
对一个啮合周期中所有啮合位置上顺序进行

ＬＴＣＡ计算，得到 Ｚ、［Ｐ］和［ｄ］，Ｚ为当前接触位
置载荷Ｐ作用下的齿轮变形后的法向线位移传动
误差，将其变换为角位移误差Δｉｊ

［１２－１３］．

通过计算某一啮合位置ｋ下不同载荷作用下
对应的多组承载传动误差，将其分别带入式（９），
即可确定系数 ａ，ｂ，ｃ，同时，可以推导出承载传动
误差与名义载荷的函数关系式，再拟合出一个啮

合周期中各啮合位置下承载传动误差随扭矩

Ｔｉｊ（ｋ）变化的函数关系式，最后得到各对齿轮副
时变啮合刚度，可表示为

　Ｋｉｊ（ｋ）＝（Ｔｉｊ（ｋ）／ｒｂｉ）／（Δｉｊ（Ｔｉｊ（ｋ）））． （１０）
该刚度能够更加直接的反映出齿轮在各啮合位置

的啮合特性．

４　花键间隙浮动条件
第Ⅰ级小齿轮做成浮动结构，与高速输入轴

和输出件用可活动的短花键联接，由花键传递扭

矩．浮动轮受花键联接的约束，不能完全自由浮
动，浮动轮的支承刚度如图３所示．
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图３　浮动轮支承刚度示意图

　　由图３示出，在花键传递扭矩的过程中，内外
花键摩擦力为Ｆｍ ＝τＦＮ，ＦＮ表示内外花键之间的
正压力，τ为摩擦系数，取τ＝０１．浮动时的浮动

量为Ｒ＝ （ｘ（ｎ）１
２＋ｙ（ｎ）１

２
槡 ），ｘ１

（ｎ）和ｙ１
（ｎ）表示在ｘ

和ｙ方向的浮动量，ｎ代表计算次数．
浮动过程中，浮动小轮受到２个啮合大齿轮

的啮合力和花键联接轴的支承反力共同作用，当

支承反力小于摩擦力Ｆｍ时，内外花键之间不产生
滑移，由输入轴的弯曲适应小轮位置变化，即

０～Ｓ１段；当支承反力大于摩擦力Ｆｍ时，内外花
键产生滑移，由滑移量适应浮动轮的位置变化，即

Ｓ１～Ｓ２段；当滑移量超出Ｓ２时，即内外花键消除
了径向间隙量，小轮位置变化重新由输入轴的弯

曲变形决定，图３中Ｓ１～Ｓ２即为内外花键的径向
间隙．浮动小轮支承反力在 ｘ、ｙ向的分量 ΔＦ（ｎ）ｘ１、
ΔＦ（ｎ）ｙ１分别为
ΔＦ（ｎ）ｘ１ ＝
－Ｋｗ·Ｒ·ｃｏｓ（ζ

（ｎ）），　　　　　０≤Ｒ≤Ｓ１；

－Ｆｍ·ｃｏｓ（ζ
（ｎ）），　　　　　　Ｓ１ ＜Ｒ≤Ｓ２；

－［Ｆｍ＋Ｋｗ·（Ｒ－Ｓ２）］·ｃｏｓ（ζ
（ｎ））．　　Ｒ＞Ｓ２

{
．
（１１）
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ΔＦ（ｎ）ｙ１ ＝
－Ｋｗ·Ｒ·ｓｉｎ（ζ

（ｎ）），　　　　　０≤Ｒ≤Ｓ１；

－Ｆｍ·ｓｉｎ（ζ
（ｎ）），　　　　　　　Ｓ１ ＜Ｒ≤Ｓ２；

－［Ｆｍ＋Ｋｗ·（Ｒ－Ｓ２）］·ｓｉｎ（ζ
（ｎ））．Ｒ＞Ｓ２

{
．
（１２）

式中：Ｋｗ表示弯曲刚度，ζ
（ｎ） 表示向量（ｘ１

（ｎ），

ｙ１
（ｎ））的方向角．则有，浮动件的支承平衡条件：

∑（Ｔｉｊ（ｋ）／ｒｂ１·ｃｏｓχｉｊ）＋ΔＦ（ｎ）ｘ１ ＝０，
∑（Ｔｉｊ（ｋ）／ｒｂ１·ｓｉｎχｉｊ）＋ΔＦ（ｎ）ｙ１ ＝０{

；

（ｉ＝１，ｊ＝２，３）． （１３）
　　将式（１４）联立其它各构件的支承平衡条件
和力矩平衡条件以及变形协调条件，建立间隙非

线性数学模型，可以求解得到系统的均载系数．

５　径向限位环辅助均载条件
浮动件在浮动过程中，没有径向支承，为了防

止浮动量过大而脱离啮合状态，则浮动轮的两端

面上分别设有一个径向限位环，径向限位环起辅

助均载的作用．浮动轮径向限位环的外径与浮动
轮的节圆直径相等，两个关联的大齿轮的径向限

位环的外径与大齿轮的节圆直径相等，如图 ４
所示．
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图４　限位环结构示意图

　　同时，应保证浮动轮和其关联的齿轮同步运
动，形成封闭力系，如图５所示．
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图５　浮动轮相互运动关系示意图

　　浮动轮的中心可在 Ｏ１ ～Ｏ１′之间上下浮动
来满足均载，左右摆动由两侧大齿轮空刀槽里的

径向限位环限制．当浮动轮与齿轮３啮合时，受到
齿轮啮合力的作用，浮动轮中心有向上运动的趋

势，以消除浮动轮与齿轮２间的圆周侧隙 ｊｗｔ１２，此
时浮动轮的中心Ｏ向上浮动到 Ｏ１′的位置．浮动

轮与齿轮２啮合时，向下浮动同理．浮动区域如图
５中Ｈ１所示，如果浮动平衡点超出该区域内，则将
浮动轮的平衡位置点强行定位在径向限位环的边

界上，此时，径向限位环起支承作用．浮动轮在两
个相互啮合的齿轮和径向限位环的支承反力的共

同作用下自动定心，得到平衡条件如下：

∑（Ｔｉｊ／ｒｂｉ·ｃｏｓχｉｊ）＋ＦＣｘ１ ＝０，
∑（Ｔｉｊ／ｒｂｉ·ｓｉｎχｉｊ）＋ＦＣｙ１ ＝０{

；

（ｉ＝１，ｊ＝２，３）． （１４）
式中：ＦＣｘ１和ＦＣｙ１为限位环在ｘ和ｙ向的对浮动轮
的支承反力．

６　算例求解
算例中各参数完全依据文献［４］中的实验参

数，功率３７３Ｋｗ，转速８７８０ｒ／ｍｉｎ，数据见表１．

表１　各齿轮参数

齿轮 齿数／个
分度圆直径／

ｍｍ

齿宽／

ｍｍ

压力角／

（°）

螺旋角／

（°）

１ ３２ ５１１ ４４５ ２０ ６

２，３ １２４ １９７９ ３８１ ２０ ６

４，５ ２７ ６８６ ６６ ２５ ０

６ １７６ ４４７０ ５９９ ２５ ０

　　根据第３小节所述的方法，计算得到两级各
齿轮副的啮合刚度如图６所示．
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（ａ）第Ⅰ级斜齿轮副
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（ｂ）第Ⅱ级直齿轮副

图６　时变啮合刚度曲线图

　　各轴承数据引用文献［４］中的ｔａｂｌｅⅡ的轴承数
据，轴承刚度计算按照ＧＢ／Ｔ３０７３—１９９６计算．

取ΔＡｘ２＝ΔＡｘ４＝ΔＡｘ６＝００５ｍｍ，当安装误
差共同作用时，计算得系统的均载系数为
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１０８９３，功率分配为５４４７％．各个误差分别作用
时的扭矩分配如图７所示．可以看出，扭矩在各个
啮合位置成周期性波动，反应了齿面上不同啮合

位置点的载荷分配．ΔＡｘ２、ΔＡｘ４和 ΔＡｘ６影响下的
均载系数分别为１０２０７、１０７８３和１０６４１，功
率分配为５１０３％、５３９２％和５３２１％．且误差具
有累加作用．
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图７　安装误差影响下的扭矩分配

　　误差ΔＡｘｉ（ｉ＝２，４，６）单独变化时，均载特性
如图８所示．可以看出，均载系数随安装误差的增
大而增大，第Ⅱ级小齿轮影响最大，其次是第Ⅱ级
大齿轮，最后是第Ⅰ级大齿轮．
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图８　安装误差单独变化时系统的均载系数曲线图

　　均载系数随花键间隙量变化的情况如图９所
示，给定ΔＡｘ２＝００５ｍｍ，ΔＡｘ４＝００５ｍｍ，τ＝０１．
可以看出，间隙越大，均载特性越好，花键间隙量为０
时，完全由轴的弯曲适应浮动轮的位置变化．由于摩
擦力的影响，最后在不同误差下得到均载系数分别

为１００４２和１００７９．

!!

"!

!!

""

#$%&

#$%'

#$%"

#$%!

#$%%

!
"
#
$

% %$" %$& #$! #$'

%&'(())

图９　均载系数随间隙量变化曲线图

　　当花键间隙量满足浮动轮完全浮动时，浮动
轮要受到在限位环的径向限位，图１０给出了均载
系数随侧隙量变化的情况，给定误差为 ΔＡｙ２ ＝
００５ｍｍ和ΔＡｙ４＝００５ｍｍ．可以看出，在误差恒
定的条件下，侧隙量越大均载性能越好．侧隙量为

０时，浮动轮则相当于轴承支承，得到均载系数分
别为１０１５１和１０５６３，当侧隙量足够大时，系
统达到完全理想的均载特性．

图１１给出了浮动轮平衡位置点的中心轨迹．可
以看出，在径向限位环的作用下，不同误差影响下，

浮动轮最终达到平衡位置，平衡点为（－２９７８１×
１０－７，００１８３）和（－４８３３８×１０－６，００７３６），且落在
径向限位环边界上．
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图１０　均载系数随间隙量变化曲线图
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图１１　浮动轮中心位置浮动轨迹

７　数据分析和实验
由文献［４］所述，２路分支在传递扭矩过程中

存在一个使得系统的均载特性发生变化的夹角

β，该夹角可以通过图１２所示的方式测量．
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图１２　测量扭转夹角β的实验示意图

　　实验中通过在第Ⅰ级大齿轮轴向增加薄垫
片的方法来改变该夹角β，由图１２示出，首先测量
了不同薄垫片厚度下输入扭矩和扭力轴传递的扭

矩的关系，同时测量了薄垫片的厚度和夹角 β之
间的函数关系，从而建立了给定某一特定输入扭

矩时扭力轴传递的扭矩和夹角 β的函数关系，最
后确定某一夹角β以使扭力轴传递的扭矩能够满
足功率分配在５０％ ±３％范围内．

·８９· 哈　尔　滨　工　业　大　学　学　报　　　　　　　　　　　　　第４５卷　



实验中给定薄垫片厚度为３ｍｍ时，扭力轴
传递扭矩随系统输入扭矩变化的关系如

图１３（ａ），同时给出理论计算结果如图 １３（ｂ）
所示．
　　由图１３（ａ）可知，实验数据的一侧分支扭矩
为７２８６１Ｎｍ，另一侧分支扭矩为６２５３２Ｎｍ，则
功率分配为 ５３８８％，均载系数为 １０７７６，由
图１３（ｂ）可知，理论分析数据的连接轴的一侧分
支扭矩７６０８９Ｎｍ，另一侧分支扭矩６６１２３Ｎｍ，
得到功率分配为 ５３５０％，均载系数为 １０７０１．
理论和实验结果对比，趋势一致，验证了本文方法

的正确性和可行性．
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（ａ）实验数据
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（ｂ）理论分析数据

图１３　实验数据和理论分析数据对比曲线图

８　结　论
１）同一误差下各构件对系统均载系数的影

响不一样，尤其应注意第Ⅱ级构件的误差分布
情况．
２）间隙浮动能提高系统的均载特性，设计时

花键的最小间隙量可取为各误差引起的浮动件的

最大极限位移量，就可满足均载浮动的要求．
３）径向限位环起到了良好的辅助均载作用．
通过实验验证了本文方法的可行性和正

确性．
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