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误差对同轴六分支分扭人字齿轮传动系统
静均载性能影响

李志宾，王三民，李 飞，李林林，彭麒安，王为康

（西北工业大学 机电学院，西安 710072）

摘 要：以同轴六分支分扭人字齿轮传动系统为研究对象，依据各齿轮受力状态建立该系统的静力平衡

方程。考虑到制造误差和安装误差及输入输出轮浮动导致的错位，基于当量啮合误差理论，分析误差的存在

性，最后根据系统功率闭环特征建立系统变形协调方程，形成了同轴六分支人字齿轮传动系统静均载分析方

法，并结合实例求出系统各齿轮之间静均载系数及分支静均载系数。研究结果表明：在无误差或各齿轮误差均

相同为常值时，第Ⅰ级各齿轮静态啮合力为 1. 773×105 N，第Ⅱ级各齿轮静态啮合力为 3. 673×105 N，系统具

有很好静均载性能，系统分支静均载系数为 1，该系统构成功率闭环误差可相互抵消；制造和安装误差幅值同

时作用为 50 μm时，求得制造误差下分支静均载系数变化幅度比安装误差下分支静均载系数要大，可知制造误

差对系统静均载性能影响程度要大；分扭和并车误差幅值同时作用为 50 μm时，并车级比分扭级静均载性能更

容易受误差的影响，因此输出构件应该有浮动量。综上所述，随制造或安装误差增大或减少，都会对系统静均

载性能造成不良的影响，其研究成果可为同轴减速器传动系统制造误差和安装误差精度确定，均载系数确定提

供科学依据。
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Abstract：The static equilibrium equation of the system is fulfilled based on the stress state
of each gear with coaxial six⁃branch twisted herringbone gear transmission system as the research
object. Considering the manufacturing error， installation error and dislocation caused by input and
output wheel floating， the existence of error is analyzed based on the theory of equivalent mesh⁃
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meshing force of the first grade gear was 1. 773×105 N and the second grade gear was 3. 673×105

N. The system has good static load⁃sharing performance and the system branch static load⁃sharing
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coefficient was 1， and the closed loop error of the system can be eliminated from each other.
When the amplitude of manufacturing and installation error was 50 μm at the same time，the varia⁃
tion amplitude of branch static load coefficient under manufacturing error was larger than that under
installation error，and it can be seen that the manufacturing error had a great influence on the static
load performance of the system. When the amplitude of partial torsion and parallel error was 50 μm
at the same time， the static load⁃sharing per⁃formance of parallel level at the two⁃stage transmis⁃
sion system was more easily affected by the error than the torsion level， so the output member
should have a floating amount. To sum up，with the increase or decrease of the system error， it
would have a bad effect on the static load⁃sharing performance of the system. The research results
can provide scientific basis for the determination of manufacturing error and installation error accu⁃
racy of coaxial reducer transmission system and the de⁃termination of average load coefficient.

Key words：manufacturing and installation errors；coaxial six⁃branch；
herringbone gear transmission system；static load⁃sharing performance；
compatibility of deformation

同轴六分支人字齿轮传动系统广泛应用于大

型船舶动力传输系统中，其特点是输入轴和输出

轴位于同一轴线上，具有功率分路传递、结构对称

紧凑、传动比大、承载能力大、可靠性高等优点。

但分扭齿轮传动轮系属于过约束运动机构，受各

构件制造误差、安装误差和构件变形等影响，导致

系统齿轮轮齿间载荷分配不均，影响传动系统使

用寿命、传递平稳性和工作可靠性，因此进行同轴

人字齿轮传动均载特性的研究具有重要意义。

均载特性可从静力学和动力学两方面进行分

析，但对船舶这种低速大功率齿轮传动机构来说，

在设计阶段进行静均载分析尤为重要，不仅为结

构设计时强度计算提供载荷不均系数，也为后期

动均载分析奠定基础。Kahraman[1⁃2]对行星齿轮

传动系统进行静态力学实验，得到齿形误差和位

置度误差影响下的静载均载系数。Krantz[3]对功

率两分支传动系统的静态均载问题进行研究，分

析 制 造 和 安 装 误 差 影 响 下 的 静 均 载 特 性 。

White[4]对功率分流齿轮系统构型进行设计，通过

发动机布局得出最后一级减速最大，可大大减小

系统质量，提高传递效率。Yuriy[5]对功率分流齿

轮传动系统的弹性轴对系统均载特性进行研究，

得到扭转刚度影响下的静均载系数。Wink等 [6]研

究了齿面载荷均匀分配的求解方法。Singh[7]建立

行星传动均载特性分析模型，分析制造误差影响

下均载特性。陆俊华等 [8]从动力学角度建立 2K⁃
H型行星传动系统的计算模型，分析各构件制造

和安装误差，分析系统的动态均载特性和各误差

参数变化对系统均载特性的影响。朱增宝等 [9]建

立了采用中间浮动构件的封闭差动人字齿轮传动

系统静力学模，通过计算载荷不均匀系数，获得了

齿轮偏心误差、安装误差与载荷不均匀系数间的

关系曲线，进而分析偏心与安装误差对传动系统

均载特性的影响。杜进辅等 [10]从静力学角度分析

构件的制造误差、安装误差及浮动构件对行星传

动均载性能的影响。董皓等 [11⁃12]从静力学角度分

析构件的安装误差和均载特性的关系，并分析间

隙浮动对均载特性的影响。桂永方等 [13]建立圆柱

齿轮分流传动系统的弯扭耦合动力学模型，利用

齿轮啮合线的相对位移和传动轴扭转位移消除刚

体位移，获得系统静均载系数。靳广虎等 [14]研究

了扭转刚度对功率分流传动系统均载特性的影

响。通过以上分析可知，现有研究多为转矩列出

静力学方程并且未充分考虑各齿轮的角度位移一

致协调问题，系统误差考虑也不全面，且同轴输入

输出齿轮系统功率流动闭环特征也少有涉及。对

于复杂功率多分流闭环系统构件误差影响下的均

载机理少之又少 [15]。本文首先建立系统的静力平

衡方程，考虑齿轮制造（偏心、齿厚、基节）误差和

安装误差以及输入输出轮浮动导致的相对错位，

基于当量啮合误差理论以及系统功率闭环特征建

立系统变形协调方程，形成了同轴六分支分扭人

字齿轮传动系统静均载特性分析方法。采用该方

法求解不同误差下的静均载系数，为某船舶传动

系统的设计提供了支撑。

1 系统静力平衡方程

图 1为同轴六分支人字齿轮传动系统示意
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图，该系统输入功率由第 I级小齿轮 1输入，再经

三个分扭齿轮 21、22、23实现三分支功率分流，每个

分支分别带动齿轮 31、32、33，通过均载扭力轴分别

带动第Ⅱ级小齿轮 41、42、43，经小齿轮 41、42、43分
别对每分支功率再进行两分支，从而实现功率六

分支传递，最后经齿轮 51、52、53、54、55、56实现功率

合并经大齿轮 6输出。该系统能够实现大功率、

大减速比、大扭矩传动，广泛应用于舰船和航空等

动力传输系统。

图 2为同轴六分支人字齿轮传动系统静力学

模型，将每个人字齿轮简化成刚性圆盘，各齿轮处

靠轴承支承，将齿轮啮合副及支承处的弹性变形

等效成弹簧变形。系统输入转速为 n1，输入转矩

为 T1。Fij表示齿轮 j对齿轮 i的静态啮合作用力。

rbi表示齿轮 i的基圆半径。其中 i=1,21,22,23,31,
32,33,41,42,43,51,52,53,54,55,56,6；j=21,22,23,31,
32,33,51,52 ,53,54,55,56,6；Fij下表 i表示主动齿

轮，j表示从动齿轮，Fij沿啮合线方向，规定沿啮合

线压缩方向为正，远离方向为负。文中 1级下标

表示齿轮，2级下标表示同级齿轮个数，全文采用

此方式表示参数。

齿轮 1的力平衡方程

T 1 + F 121 ⋅ rb1 + F 122 ⋅ rb1 + F 123 ⋅ rb1 = 0 （1）
齿轮 21、齿轮 22、齿轮 23的力平衡方程

-F 121 ⋅ rb21 + F 2131 ⋅ rb21 = 0
-F 122 ⋅ rb22 + F 2232 ⋅ rb22 = 0
-F 123 ⋅ rb23 + F 2333 ⋅ rb23 = 0

（2）

双联齿轮 31⁃41、双联齿轮 32⁃42、双联齿轮 33⁃43
的力平衡方程

-F 2131 ⋅ rb31 + F 4151 ⋅ rb41 + F 4152 ⋅ rb41 = 0
-F 2232 ⋅ rb32 + F 4253 ⋅ rb42 + F 4254 ⋅ rb42 = 0
-F 2333 ⋅ rb33 + F 4355 ⋅ rb43 + F 4356 ⋅ rb43 = 0

（3）

图 1 同轴六分支人字齿轮传动系统示意图

Fig.1 Sketch of coaxial six⁃branch herringbone gear
transmission system

图 2 同轴六分支人字齿轮传动系统静力学模型

Fig.2 Static model of coaxial six⁃branch herringbone gear transmission system
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齿轮 51、齿轮 52的力平衡方程

-F 4151 ⋅ rb51 + F 516 ⋅ rb51 = 0
-F 4152 ⋅ rb52 + F 526 ⋅ rb52 = 0

（4）

齿轮 53、齿轮 54的力平衡方程

-F 4253 ⋅ rb53 + F 536 ⋅ rb53 = 0
-F 4254 ⋅ rb54 + F 546 ⋅ rb54 = 0

（5）

齿轮 55、齿轮 56的力平衡方程

-F 4355 ⋅ rb55 + F 55 6 ⋅ rb55 = 0
-F 4356 ⋅ rb56 + F 566 ⋅ rb56 = 0

（6）

式中 rb21 = rb22 = rb23 = rb2,rb31 = rb32 = rb33 = rb3
rb41 = rb42 = rb43 = rb4,r51 = r52 = r53 = r54 = r55 =
r56 = rb5

则由式（4）、式（5）、式（6）可得

F 4151 + F 4152 + F 4253 + F 4254 + F 4355 + F 4356 =
F 516 + F 526 + F 536 + F 546 + F 556 + F 566

（7）

由式（3）可得

( F 2131 + F 2232 + F 2333 )⋅ rb3 =
( F 4151 + F 4152 + F 4253 + F 4254 + F 4355 + F 4356 )⋅ rb4

（8）

由式（7）和式（8）可得

( F 2131 + F 2232 + F 2333 )⋅ rb3 =
( F 516 + F 526 + F 536 + F 546 + F 55 6 + F 566 )⋅ rb4

（9）

由式（2）可得

F 121 = F 2131
F 122 = F 2232
F 123 = F 2333

（10）

将式（9）和式（10）带入式（1）中，最终可得

T 1

rb1
+

( F 516 + F 526 + F 536 + F 546 + F 556 + F 566 )⋅ rb4
rb3

= 0

（11）

2 啮合传动误差分析

2. 1 制造误差和安装误差引起的当量角度啮合误差

对齿轮传动系统中的制造和安装误差沿啮合

线上等效为有一定长度误差幅值的当量啮合误差

并叠加得到综合角度啮合误差。在齿轮传动过程

中，除了输出齿轮外，其余各个齿轮制造误差与啮

合线方向的夹角为时变量，而各个齿轮的安装误

差与啮合线方向的夹角为常量。第Ⅰ级中齿轮

1、齿轮 21、22、23和 31、32、33之间的制造误差和安装

误差如图 3所示；第Ⅱ级齿轮 41、42、43、齿轮 51、52、
53、54、55、56和齿轮 6之间的制造误差和安装误差

如图 4所示；图中O为各齿轮的理论中心位置，O1

为各齿轮实际中心位置，两点间距即为误差幅值。

Ei表示齿轮 i制造误差（偏心、齿厚、基节），Ai表示

齿轮 i安装误差，βi表示齿轮 i制造误差方向（与 x

轴正向夹角），γi表示齿轮 i安装误差方向（与 x轴

正向夹角），ωi表示齿轮 i的角速度。αij表示齿轮 i
与齿轮 j相啮合压力角，ψij表示齿轮 j相对于齿轮 i
的位置角。 t表示时间。定义当量啮合误差离开

啮合线的方向为正，齿轮 1逆时针方向转动。

图 3 第Ⅰ级各齿轮误差示意图

Fig.3 Schematic illustration of gear errors at level Ⅰ
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齿轮 i偏心误差 E ri及其轴承制造误差 E bi沿

齿轮 i和齿轮 j啮合线方向的当量角度啮合误差

分别为 φErij，φEbij，其表达式为

{ φErij=-E ri sin (ωi t+ βi+ αij- ψij ) /ri
φEbij=-E bi sin (ωi t+ βi+ αij- ψij ) /ri

（12）

齿轮 j偏心误差 E rj及其轴承制造误差 E bj沿

齿轮 j和齿轮 i啮合线方向的当量角度啮合误差

分别为 φErji、φEbji，其表达式为

{ φErji= E rj sin (-ωj t+ βj+ αij- ψij ) /rj
φEbji= E bj sin (-ωj t+ βj+ αij- ψij ) /rj

（13）

齿轮 i基节误差 E bpi和齿厚误差 E tpi沿相互啮

合的齿轮之间啮合线方向的当量角度啮合误差分

别为 φEbpi和 φEtpi，其表达式为

{ φEbpi= -E bpi r i

φEtpi= -E tpi r i
（14）

齿轮 i安装误差A ri沿齿轮 i和齿轮 j啮合线方

向的当量角度啮合误差分别为 φArij，其表达式为

φArij=-A ri sin ( βi+ αij- ψij ) /ri （15）
齿轮 j安装误差A rj沿齿轮 j和齿轮 i啮合线方

向的当量角度啮合误差分别为 φArji，其表达式为

φArji= A rj sin ( βi+ αij- ψij ) /rj （16）
其中 i=1,21,22,23,31,32,33,41,42,43,51,52,53,54,
55,56,6；j=1,21,22,23,31,32,33,41,42,43,51,52,53,
54,55,56,6。
2. 2 齿侧间隙当量角度啮合误差

该齿轮传动系统输入齿轮 1和输出齿轮 6采
用浮动构件，可以在一定程度消除各支路之间受

载不均匀。x1、y1和 x6、y6分别为齿轮 1和齿轮

6的中心在 x和 y方向浮动位移量，Δij表示由浮动

构件位移引起的齿侧间隙改变量，νij表示齿轮 j相
对于齿轮 i啮合线方向角。则有如下公式成立：

ì

í

î

ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï
ïï
ï
ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï
ïï
ï
ï

ï

Δ 121 =-( x 1 cosν121 + y1 sinν121 ) rb1
Δ 122 =-( x 1 cosν122 + y1 sinν122 ) rb1
Δ 123 =-( x 1 cosν123 + y1 sinν123 ) rb1
Δ 516 =-( x 6 cosν516 + y6 sinν516 ) rb6
Δ 526 =-( x 6 cosν526 + y6 sinν526 ) rb6
Δ 536 =-( x 6 cosν536 + y6 sinν536 ) rb6
Δ 546 =-( x 6 cosν546 + y6 sinν546 ) rb6
Δ 556 =-( x 6 cosν556 + y6 sinν556 ) rb6
Δ 566 =-( x 6 cosν566 + y6 sinν566 ) rb6

（17）

图 4 第Ⅱ级各齿轮误差示意图

Fig.4 Schematic illustration of gear errors at level Ⅱ
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2. 3 齿轮传动系统综合角度啮合误差

将齿轮制造误差（偏心、齿厚、基节）、轴承误

差、安装误差及齿侧间隙误差等误差值分别等效

为沿啮合线上的当量角度啮合误差，然后将当量

角度啮合误差分别叠加，可得构件之间的综合角

度啮合误差，其表达式如下：
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e121 = φEr121 + φEb121 + φEr211 + φEb211 + φEbp1 + φEbp21 + φEtp1 + φEtp21 + φAr121 + φAr221 + Δ 121
e122 = φEr122 + φEb122 + φEr221 + φEb221 + φEbp1 + φEbp22 + φEtp1 + φEtp22 + φAr122 + φAr221 + Δ 122
e123 = φEr123 + φEb123 + φEr231 + φEb231 + φEbp1 + φEbp23 + φEtp1 + φEtp23 + φAr123 + φAr231 + Δ 123
e2131 = φEr2131 + φEb2131 + φEr3121 + φEb3121 + φEbp21 + φEbp31 + φEtp21 + φEtp31 + φAr2131 + φAr3121
e2232 = φEr2232 + φEb2232 + φEr3222 + φEb3222 + φEbp22 + φEbp32 + φEtp22 + φEtp32 + φAr2232 + φAr3222
e2333 = φEr2333 + φEb2333 + φEr3323 + φEb3323 + φEbp23 + φEbp33 + φEtp23 + φEtp33 + φAr2333 + φAr3323
e4151 = φEr4151 + φEb4151 + φEr5141 + φEb5141 + φEbp51 + φEbp41 + φEtp51 + φEtp41 + φAr4151 + φAr5141
e4152 = φEr4152 + φEb4152 + φEr5241 + φEb5241 + φEbp52 + φEbp41 + φEtp52 + φEtp41 + φAr4152 + φAr5241
e4253 = φEr4253 + φEb4253 + φEr5342 + φEb5342 + φEbp53 + φEbp42 + φEtp53 + φEtp42 + φAr4253 + φAr5342
e4254 = φEr4254 + φEb4254 + φEr5442 + φEb5442 + φEbp54 + φEbp42 + φEtp54 + φEtp42 + φAr4254 + φAr5442
e4355 = φEr4355 + φEb4355 + φEr5543 + φEb5543 + φEbp55 + φEbp43 + φEtp55 + φEtp43 + φAr4355 + φAr5543
e4356 = φEr4356 + φEb4356 + φEr5643 + φEb5643 + φEbp56 + φEbp43 + φEtp56 + φEtp43 + φAr4356 + φAr5643
e516 = φEr516 + φEb516 + φEr651 + φEb651 + φEbp51 + φEbp6 + φEtp51 + φEtp6 + φAr516 + φAr651 + Δ 516

e526 = φEr526 + φEb526 + φEr652 + φEb652 + φEbp51R + φEbp6 + φEtp52 + φEtp6 + φAr526 + φAr652 + Δ 526
e536 = φEr536 + φEb536 + φEr653 + φEb653 + φEbp53 + φEbp6 + φEtp53 + φEtp6 + φAr536 + φAr653 + Δ 526
e546 = φEr546 + φEb546 + φEr654 + φEb654 + φEbp54 + φEbp6 + φEtp54 + φEtp6 + φAr546 + φAr654 + Δ 546
e556 = φEr556 + φEb556 + φEr655 + φEb655 + φEbp55 + φEbp6 + φEtp55 + φEtp6 + φAr556 + φAr655 + Δ 556
e566 = φEr566 + φEb566 + φEr656 + φEb656 + φEbp56 + φEbp6 + φEtp56 + φEtp6 + φAr566 + φAr656 + Δ 566

（18）

3 系统变形协调方程

图 5为传动系统各支路变形关系图。图中 kij
表示齿轮 i与齿轮 j之间的平均啮合刚度，eij表示

齿轮 i与齿轮 j之间的综合啮合误差。k1、k2、k3分
别表示两级之间传递扭矩的均载扭力轴扭转刚

度。传动系统每一分支中从齿轮 1到齿轮 6都会

存在一个传动误差。ikj表示齿轮 k与齿轮 j之间的

传动比。Δφk6（k=1,2,3,4,5,6）表示齿轮传动系

统各分支路中各齿轮相对啮合点的转角微位移变

形等效到各分支路上输出齿轮 6的相对转角误

差，其中上标 k表示功率传递支路数。各支路等

效角度啮合误差如下：

第 1支路

Δφ 16 =
e121

rb21 i2131 i4151 i516
+

F 121
k121 rb21 i2131 i4151 i516

+
e2131

rb31 i4151 i516
+

F 2131
k2131 rb31 i4151 i516

+
F 2131 ⋅ rb31
k1 i4151 i516

+

e4151
rb51 i516

+
F 4151

k4151 rb51 i516
+
e516
rb6
+

F 516
k516 rb6

（19）

第 2支路

Δφ 26 =
e121

rb21 i2131 i4152 i526
+

F 121
k121 rb21 i2131 i4152 i526

+
e2131

rb31 i4152 i526
+

F 2131
k2131 rb31 i4152 i526

+
F 2131 ⋅ rb31
k1 i4152 i526

+

e4152
rb52 i526

+
F 4152

k4152 rb52 i526
+
e526
rb6
+

F 526
k526 rb6

（20）

第 3支路

Δφ 36 =
e122

rb22 i2232 i4253 i536
+

F 122
k122 rb22 i2232 i4252 i526

+
e2232

rb32 i4253 i536
+

F 2232
k2232 rb32 i4253 i536

+
F 2232 ⋅ rb32
k2 i4253 i536

+

e4253
rb53 i536

+
F 4253

k4253 rb53 i536
+
e536
rb6
+

F 536
k536 rb6

（21）
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第 4支路

Δφ 46 =
e122

rb22 i2232 i4254 i546
+

F 122
k122 rb22 i2232 i4254 i546

+
e2232

rb32 i4254 i546
+

F 2232
k2232 rb32 i4254 i546

+
F 2232 ⋅ rb32
k2 i4254 i546

+

e4254
rb54 i546

+
F 4254

k4252 rb54 i546
+
e546
rb6
+

F 546
k546 rb6

（22）

第 5支路

Δφ 56 =
e123

rb23 i2333 i4355 i556
+

F 123
k123 rb23 i2333 i4355 i556

+
e2333

rb33 i4355 i556
+

F 2333
k2333 rb33 i4355 i556

+
F 2333 ⋅ rb33
k3 i4355 i556

+

e4355
rb55 i556

+
F 4355

k4355 rb55 i556
+
e556
rb6
+

F 556
k556 rb6

（23）

第 6支路

Δφ 56 =
e123

rb23 i2333 i4356 i566
+

F 123
k123 rb23 i2333 i4356 i566

+
e2333

rb33 i4356 i566
+

F 2333
k2333 rb33 i4356 i566

+
F 2333 ⋅ rb33
k3 i4356 i566

+

e4356
rb56 i566

+
F 4356

k4353 rb56 i566
+
e566
rb6
+

F 566
k566 rb6

（24）

分别组成独立的功率流动闭环系统，构件之

间的误差相互叠加或抵消，得系统的变形协调

条件

Δφ 16 = Δφ 26 = Δφ 36 = Δφ 46 = Δφ 56 = Δφ 66（25）
由式（25）可得各支路的静态啮合力，进而可

求得静均载系数。

4 静均载系数分析

针对同轴六分支齿轮传动系统，定义静态啮

合力与名义啮合力的比值为静均载系数 k sij即 [16]

k sij=
Fij

( Tij rbi )
（26）

其中 Fij表示式（26）求得的齿轮 i和齿轮 j之间的

静态啮合力，Tij表示通过输入力矩 T1与传动比 ikj
确定的两齿轮之间的名义静态啮合力,ksij表示齿

轮 i与齿轮 j之间啮合分支的静均载系数，Ti表示

齿轮 i所受转矩。

为了便于叙述，定义 ks1~ks18分别代替 k s121、

k s122、k s123、k s2131、k s2232、k s2333、k s4151、k s4152、k s4253、k s4254、

k s4355、k s4356、k s516、k s526、k s536、k s546、k s556、k s566，定义这 18

图 5 传动系统各支路变形关系图

Fig.5 Deformation relationship diagram of each branch of transmission system
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个分支依次为分支 1~分支 18。
ì

í

î

ï

ï
ïï

ï

ï
ïï

T 1 = T in

T 21 = T 22 = T 23 = T in rb2 3rb1
T 31 = T 32 = T 33 = T 21 rb3/rb2
T 41 = T 42 = T 43 = T 31

T 51 = T 52 = T 53 = T 54 = T 55 = T 56 = T 41 rb5/2rb4
（27）

结合式（27）可得各静载系数满足

ì

í

î

ïï
ïï

k s1 = k s2 = k s3
k s4 = k s5 = k s6
k s7 = k s8 = k s9 = k s10 = k s11 = k s12
k s13 = k s14 = k s15 = k s16 = k s17 = k s18

（28）

由此可得，研究传动系统各分支静均载性能，

只需研究 ks1、ks4、ks7、ks13。
为了更加直观描述该齿轮系统静均载性能的

好坏，定义传递分支静均载系数 [17⁃18]

K sk=

{ min ( k sij ) ||min ( k sij )- 1 > ||max ( k sij )- 1
max ( k sij ) ||min ( k sij )- 1 < ||max ( k sij )- 1

（29）
式中Ksk表示分支 k静均载系数，k=1,2,3,4,5,6。
由以上表达式可知，在齿轮传动系统中任一齿轮

之间啮合分支，其静均载系数为时变量，而传递分

支静均载系数为常量，说明齿轮传动系统每一分

支静均载系数越接近 1则该分支均载特性越好，

越远离 1则该分支静均载特性越坏。

5 算 例

5. 1 系统参数

某船用同轴六分支人字齿轮传动系统基本参

数如表 1。

输入转速 n=4 000 r/m in，输入功率 P=
30 000 kW，两级之间扭转轴刚度 k1=k2=k3=
3.863×1010 N/min，齿 轮 之 间 等 效 平 均 啮 合 刚

度：k121=k122=k123= 1 .8 4 3×10 1 0 N /m in，k2131=
k2232=k2333=1.943×1010 N/min， k4151=k4152=k4253=
k4254=k4355=k4356=2.803×1010 N/min，k516=k526=
k536=k546=k556=k566=2.963×1010 N/min。在无误

差或各齿轮误差均相同且为常值时，得到静均载

系数为 1，而各静态啮合力均为如图 6所示。

由图 6可知，第Ⅰ级各齿轮静态啮合力 FⅠ=
1.773×105 N，第Ⅱ级各齿轮静态啮合力 FⅡ=
3.673×105 N，系统具有很好静均载性能，系统分

支静均载系数为 1。由此可见同轴输入输出六分

支系统构成功率闭环误差可相互抵消。当各个齿

轮误差均存在且互不相同时，各分支静均载系数

变化如图 7所示。

表 1 六分支人字齿轮传动系统基本参数

Table 1 Basic parameters of six⁃branch herringbone gear transmission system

齿轮（i=1,2,3）

1i

2i

3i

4i

5iL

5iR

6i

法面模数mn/mm

6

6

6

8

8

8

8

齿数 Z

52

70

221

44

84

84

207

螺旋角 β/（°）

28

28

28

29

29

29

29

法面压力角 αn/（°）

20

20

20

20

20

20

20

齿宽 b/mm

332

332

332

460

460

460

460

图 6 无误差静态啮合力

Fig.6 Static meshing force without error
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由图 7可得，六分支人字齿轮传动系统静均

载系数具有周期性，第Ⅰ级分支静均载系数 ks1和

ks4在 1上波动，第Ⅱ级分支静均载系数 ks7和 ks13在

1下波动。对于任何相啮合齿轮之间的静均载系

数为时变量，而对于分支静均载系数为常数量，且

分支静均载系数接近 1则均载性能好。由式（29）
计算得分支均载系数如表 2所示。

5. 2 制造误差和安装误差对静均载性能影响

令系统安装误差为 0 μm，单独改变齿轮制造

误差幅值为 0~50 μm，可得其对应的分支静均载

系数如图 8所示。令系统制造误差为 0 μm，单独

改变齿轮安装误差幅值为 0~50 μm，可得其对应

的分支静均载系数如图 9所示。

图 7 同轴六分支人字齿轮传动系统静均载系数

Fig.7 Static load⁃sharing coefficient of coaxial six⁃branch herringbone gear transmission system

表 2 同轴六分支分支传动系统静均载系数

Table 2 Static load⁃sharing coefficient of coaxial
six⁃branch branch transmission system

分支均载系数

K s1

K s2

K s3

K s4

数值

0. 955 6

0. 989 3

0. 996 2

0. 989 0

图 9 安装误差对同轴六分支静均载性能影响

Fig.9 Influence of installation error on static load⁃sharing
performance of coaxial six branches

图 8 制造误差对同轴六分支静均载性能影响

Fig.8 Influence of manufacturing error on static load⁃shar⁃
ing performance of coaxial six branches
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由图 8可知，随着制造误差增加，Ks1和 Ks13增

加，而 Ks4和 Ks7减小，各分支静均载性能越来越

差，且系统在每级中均载性能不同，第Ⅱ级均载性

能受制造误差影响大。由图 9可知，随着安装误

差增加，Ks1和 Ks4增加，而 Ks7和 Ks13减小，各分支

静均载性能越来越差，但每级均载性能变化相同。

整体上看，制造误差比安装误差对系统均载性能

影响更大。

5. 3 两级误差对静均载性能影响

系统的两级误差指分扭级和并车级误差，其

中分扭级误差指齿轮 1、齿轮 2i和齿轮 3i（i=1,2,
3）之间误差；并车级误差指齿轮 4、齿轮 5i（i=1,
2,3,4,5,6）和齿轮 6之间误差。令系统并车级

误差为 0 μm而改变分扭各齿轮之间误差，得其

静均载系数如图 10所示；令分扭级误差为 0 μm
而改变并车级各齿轮之间误差，得其静均载系

数如图 11所示。

图 10 分扭级误差对其静均载性能影响

Fig.10 Influence of torsion error on static load⁃sharing
performance

图 11 并车级误差对其静均载性能影响

Fig.11 Influence of class error on static load⁃sharing
performance

通过图 10可知，随着分扭级误差增大，K s1和

K s4减小，K s7和 K s13增大，分扭级各静均载系数减

少，而并车级增大，均载性能变坏。由图 11可知，

随着并车级误差增大，K s1 和 K s4 减小，K s7 和 K s13

增大，并车级出现静均载系数为负的现象。整体

上看，无论是分扭级误差还是并车级误差变化，并

车级静均载性能所受误差影响最大。

6 结 论

本文首先建立同轴六分支齿轮传动系统静力

学模型和静力平衡方程，考虑均载特性主要影响

因素误差，进行啮合传动误差分析，建立误差影响

下系统变形协调方程，最后进行算例分析，得出如

下结果：

1）系统各齿轮误差为相同常数值时齿轮之

间均载系数为 1，同轴六分支系统误差可以相互

抵消，第Ⅰ级各齿轮静态啮合力 FⅠ=1.773×105

N，第Ⅱ级各齿轮静态啮合力 FⅡ=3.673×105 N，

系统会有很好静均载性能，因此齿轮传动系统采

用相同误差等级的齿轮具有重要应用价值。

2）在制造误差和安装误差存在情况下，对同

轴六分支传动系统静均载性能的影响程度，制造

误差比安装误差更敏感，提高齿轮加工精度更有

利于齿轮系统静均载性能。制造和安装误差幅值

都为 50 μm时，制造误差下静均载系数 Ks1、Ks4、

Ks7和Ks13分别为 1.017 8、1.984 0、0.918 6、1.084 3；
安装误差下静均载系数 Ks1、Ks4、Ks7和 Ks13分别为

1.078 9、1.218 8、0.915 6、0.759 9。
3）在两级传动系统，并车级比分扭级静均载

性能受误差影响更大，可以将并车级输出构件设

计成浮动构件，以减少误差影响。分扭和并车误

差幅值都为 50 μm时，分扭误差下静均载系数

Ks1、Ks4、Ks7和Ks13分别为 0.965 5、0.947 5、1.017 5、
1.037 5；并车误差下静均载系数 Ks1、Ks4、Ks7和 Ks13

分别为 0.889 8、-0.889 8、0.899 6、1.110 2。
4）本文对同轴六分支齿轮传动系统静均载

特性分析方法同样适用于其他同轴分支传动系统

来进行静均载性能分析，且该方法即能考虑各种

误差又能考虑两级之间扭转刚度对静均载性能影

响，为功率分支传动系统均载分析提供科学依据。
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