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摘　要：为分析两级星型五分支传动系统的均载问题，根据该系统构成功率流动闭环的特点，

推导扭转角变形协调条件，结合力矩平衡条件，运用当量啮合误差理论，建立静态条件下的均载力

学分析模型，求解得到均载系数，分析制造误差、安装误差、构件浮动对均载特性的影响。结果表

明：太阳轮、内齿圈、星轮的误差单独影响均载特性时，内齿圈的误差影响最大，各构件制造误差影

响的均载系数随时间做周期变化；太阳轮基于花键间隙浮动和内齿圈径向浮动，改善了均载特性，

通过试验验证了理论分析的正确性。
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星型齿轮传动广泛地应用于航空直升机的主减速器中，功率分流星型齿轮传动采用均载技术，但是在实际

当中，由于不可避免的制造和安装误差，致使星型齿轮传动系统无法实现对载荷的完全平均分配，因此，解决星

轮间载荷分配不均匀性问题，研究其均载特性，对于该系统充分发挥其优越性是非常重要的。

目前，国内外学者对星型齿轮传动系统的均载问题做了大量研究，文献［１］分析了两级星形４分支传动的均

载特性，并通过均载试验进行了验证；文献［２］针对风电行星传动齿轮箱进行了均载特性的分析，认为制造误差

是影响均载的主要因素；文献［３］对分扭传动系统的均载和轻量化进行了优化设计；文献［４］通过考虑齿轮位移

协调，对２级星形传动多分流系统进行了均载特性研究；文献［５］以Ｒａｖｉｇｎｅａｕｘ式复合行星轮系为研究对象，通

过计算传动系统的均载系数，获得各齿轮啮合误差与均载系数的关系曲线，分析了安装误差和偏心误差对系统

均载特性的影响；文献［６］考虑到齿轮副齿侧间隙、系统综合误差和齿轮副模数与压力角的不相等，计算了系统

的均载系数，分析了动态均载特性；文献［７］考虑了变形协调的应用，研究了２ＫＨ行星齿轮传动系统的均载特

性；文献［８］依据串联型行星轮系统均载机理，分析了齿轮制造误差和安装误差以及间隙浮动等因素对均载的影

响；文献［９］针对多级行星齿轮传动的静力学均载特性进行了研究，分析了各种误差对均载的影响。还有一些学

者对均载问题进行了研究［１０１１］。

但以上研究中较少考虑星型齿轮功率流闭环的特性，不能从整体反应分流系统的力学特性。笔者建立两级

星型五路功率分流传动的功率流闭环变形协调条件，结合力矩平衡条件，给出了一种计算均载系数的新方法，分

析各构件的齿面制造误差、安装误差对均载特性的影响，研究太阳轮基于花键间隙浮动、内齿圈径向浮动对系统

均载特性的影响，并通过实验来验证理论算法的正确性。

图１　两级星型五路功率分流

传动系统示意图
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１　力学平衡及变形协调条件建立

图１所示是两级星型五路功率分流传动系统的传动形式示意图，其

中，输入功率经太阳轮犣ｓ分流给５个Ⅰ级星轮犣狆Ⅰ，又经５个Ⅱ级星轮

犣狆Ⅱ汇流到内齿轮犣ｒ输出。

图２为系统各构件之间的力学平衡关系示意图。

图２中，犓ｓｐ表示太阳轮和星轮之间的轮齿啮合刚度；犓ｒｐ表示星轮和

内齿圈之间的轮齿啮合刚度；犓ｓ和犓ｒ分别表示太阳轮和内齿轮支承处

的等效弹性支撑刚度。犘Ⅰ犻和犘Ⅱ犻（犻＝１，２，…，５）分别表示第Ⅰ级和第Ⅱ级各

星齿轮；犉ｓｐⅠ犻和犉ｐⅡ犻ｒ分别表示太阳轮和第Ⅰ级星轮之间的啮合作用力以及

第Ⅱ级星轮和内齿圈之间的啮合作用力；犜ｓｐⅠ犻和犜ｐⅡ犻ｒ分别表示太阳轮和第Ⅰ

级星轮之间的作用扭矩以及第Ⅱ级星轮和内齿圈之间的作用扭矩。

图２　系统的力学平衡关系示意图
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根据图２扭矩的关系，得到平衡条件：

犜ｉｎ＋
５

犻＝１

犜ｓｐⅠ犻＝０；

－（狉ｂｐⅠ犻／狉ｂｓ）犜ｓｐⅠ犻＋犜ｐⅡ犻ｒ＝０。
烅

烄

烆

（１）

其中狉ｂｐⅠ犻表示第Ⅰ级星轮的基圆半径。

图３表示了系统两级各齿轮的扭转角关系，其中，ΔφＰⅠ犻和ΔφＰⅡ犻分别表示第Ⅰ级和第Ⅱ级星轮的扭转角；Δφｓ

表示太阳轮的扭转角；Δφｒ表示内齿圈的扭转角，ΔφｓｐⅠ犻表示太阳轮在扭矩作用下相对于第Ⅰ级星轮犻的扭转角变

形，ΔφｓｐⅠ犻是犜ｓｐⅠ犻的函数；ΔφｐⅡ犻ｒ表示第Ⅱ级星轮犻在扭矩作用下相对于内齿圈的扭转角变形，ΔφｐⅡ犻ｒ是犜ｐⅡ犻ｒ的

函数。

图３　各齿轮扭转角关系示意图
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图３中各齿轮的啮合扭转角满足如下关系：

ΔφｓｐⅠ犻（犜ｓｐⅠ犻）＝Δφｓ（犜ｓｐⅠ犻）－（狉犫狆Ⅰ犻／狉ｂｓ）ΔφｐⅠ犻（犜ｓｐⅠ犻），

ΔφｐⅡ犻ｒ（犜ｐⅡ犻ｒ）＝ΔφｐⅡ犻（犜ｐⅡ犻ｒ）－（狉ｂｒ／狉ｂｐⅡ犻）Δφｒ（犜ｐⅡ犻ｒ）。
｛ （２）

　　由于Δφ犻犼 犜犻犼（ ）是犜犻犼的函数，因此有：

Δφ犻＝ΔφｓｐⅠ犻（犜ｓｐⅠ犻）＋（狉ｂｐⅡ犻／狉ｂｓ）ΔφｐⅡ犻ｒ（犜ｓｐⅠ犻）＝ Δφｓ－（狉ｂｒ／狉ｂｐⅡ犻）Δφｒ。 （３）

　　由于Δφ１＝Δφ犻，可以得到变形协调条件为

ΔφｓｐⅠ１（犜ｓｐⅠ１）＋（狉ｂｐⅡ１／狉ｂｓ）ΔφｐⅡ１ｒ（犜ｐⅡ１ｒ）＝ ΔφｓｐⅠ２（犜ｓｐⅠ２）＋（狉ｂｐⅡ１／狉ｂｓ）ΔφｐⅡ２ｒ（犜ｐⅡ２ｒ），

ΔφｓｐⅠ１（犜ｓｐⅠ１）＋（狉ｂｐⅡ１／狉ｂｓ）ΔφｐⅡ１ｒ（犜ｐⅡ１ｒ）＝ ΔφｓｐⅠ３（犜ｓｐⅠ３）＋（狉ｂｐⅡ１／狉ｂｓ）ΔφｐⅡ３ｒ（犜ｐⅡ３ｒ），

ΔφｓｐⅠ１（犜ｓｐⅠ１）＋（狉ｂｐⅡ１／狉ｂｓ）ΔφｐⅡ１ｒ（犜ｐⅡ１ｒ）＝ ΔφｓｐⅠ４（犜ｓｐⅠ４）＋（狉ｂｐⅡ１／狉ｂｓ）ΔφｐⅡ４ｒ（犜ｐⅡ４ｒ），

ΔφｓｐⅠ１（犜ｓｐⅠ１）＋（狉ｂｐⅡ１／狉ｂｓ）ΔφｐⅡ１ｒ（犜ｐⅡ１ｒ）＝ ΔφｓｐⅠ５（犜ｓｐⅠ５）＋（狉ｂｐⅡ１／狉ｂｓ）ΔφｐⅡ５ｒ（犜ｐⅡ５ｒ）。

烅

烄

烆

（４）

　　将误差激励投影到啮合线方向上，得到位移激励Δ犔犻犼，如下所示：

Δ犔ｓｐⅠ犻＝ ［（狓ｓ＋Δ犃狓ｓ）－（狓ｐⅠ犻＋Δ犃狓ｐⅠ犻）］ｃｏｓχｓｐⅠ犻＋［（狔ｓ＋Δ犃狔ｓ）－（狔ｐⅠ犻＋Δ犃狔ｐⅠ犻）］ｓｉｎχｓｐⅠ犻，

Δ犔ｐⅡ犻ｒ＝ ［（狓ｐⅡ犻＋Δ犃狓ｐⅡ犻）－（狓ｒ＋Δ犃狓ｒ）］ｃｏｓχｐⅡ犻ｒ＋［（狔ｐⅡ犻＋Δ犃狔ｐⅡ犻）－（狔ｒ＋Δ犃狔ｒ）］ｓｉｎχｐⅡ犻ｒ。
｛ （５）

　　狓ｓ，狔ｓ，狓ｐⅠ犻，狔ｐⅠ犻，狓ｐⅡ犻，狔ｐⅡ犻，狓ｒ，狔ｒ分别为太阳轮、第Ⅰ级各星轮、第Ⅱ级各星轮、内齿圈沿狓、狔向的轴心变形

量；Δ犃狓ｓ，Δ犃狔ｓ，Δ犃狓ｐⅠ犻，Δ犃狔ｐⅠ犻，Δ犃狓ｐⅡ犻，Δ犃狔ｐⅡ犻，Δ犃狓ｒ，Δ犃狔ｒ分别为太阳轮、第Ⅰ级各星轮、第Ⅱ级各星轮、内齿圈沿

狓、狔向的误差幅值；χｓｐⅠ犻和χｐⅡ犻ｒ分别为太阳轮和第Ⅰ级星轮以及第Ⅱ级星轮和内齿圈之间的啮合线与狓轴的正向

夹角。由此，得到系统两级各齿轮副之间的啮合作用力为：

犜ｓｐⅠ犻／狉ｂｓ＝ 犓ｓｐ（狉ｂｓΔφｓ－狉ｂｐⅠΔφｒ＋Δ犔ｓｐⅠ犻），

犜ｐⅡ犻ｒ／狉ｂｐ＝ 犓ｐｒ（狉ｂｐⅡΔφｐ－狉ｂｒΔφｒ＋Δ犔ｐⅡ犻ｒ）。
｛ （６）
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　　误差影响下的各齿轮副啮合转角为：

ΔφｓｐⅠ犻（犜ｓｐⅠ犻）＝犜ｓｐⅠ犻／（犓ｓｐ狉
２
ｂｓ）－Δ犔ｓｐⅠ犻／狉ｂｓ，

ΔφｐⅡ犻ｒ（犜ｐⅡ犻ｒ）＝犜ｐⅡ犻ｒ／（犓ｐｒ狉
２
ｂｐ）－Δ犔ｐⅡ犻ｒ／狉ｂｐ。

烅
烄

烆
（７）

２　误差分析

２．１　由偏心和安装误差引起的累积啮合误差

偏心误差和装配误差的大小分别以犈和犃表示，各误差的方向角以β和γ表示。ｓ，ｐⅠ犻，ｐⅡ犻，ｒ，ｂ为下标符

号，分别对应太阳轮，第Ⅰ级第犻个星轮，第Ⅱ级第犻个星轮，内齿轮和轴承。第Ⅰ级传动中，由太阳轮偏心误差犈ｓ

引起的角位移φ犈ｓ犻
，太阳轮安装误差犃ｓ引起的角位移φ犃ｓ犻

，第犻个星轮的偏心误差犈ｐⅠ犻引起的角位移φ犈ｐⅠ犻
和第

犻个星轮的安装误差犃ｐⅠ犻引起的角位移φ犃ｐⅠ犻
分别如下：

φ犈ｓ犻 ＝ －犈ｓｓｉｎ
（ωｓ狋＋βｓ＋α狑 －φ犻）／狉ｂｓ，

φ犃ｓ犻 ＝ －犃ｓｓｉｎ
（γｓ＋α狑 －φ犻）／狉ｂｓ，

φ犈ｐⅠ犻 ＝ －犈ｐⅠ犻ｓｉｎ
（－ωｐ狋＋βｐⅠ犻＋α狑）／狉ｂｐⅠ，

φ犃ｐⅠ犻 ＝ －犃ｐⅠ犻ｓｉｎ
（γｐⅠ犻＋α狑）／狉ｂｐⅠ。

烅

烄

烆

（８）

式中：第Ⅱ级传动中，第犻个星轮偏心误差犈ｐⅡ犻引起的角位移φ犈ｐⅡ犻
，第犻个星轮安装误差犃ｐⅡ犻引起的角位移φ犃ｐⅡ犻

，

内齿轮偏心误差犈ｒ引起的角位移φ犈ｒ和内齿轮安装误差犃ｒ引起的角位移φ犃ｒ分别如下所示：

φ犈ｐⅡ犻 ＝犈ｐⅡ犻ｓｉｎ
（－ωｐ狋＋βｐ２犻－αｎ）／狉ｂｐⅡ，

φ犃ｐⅡ犻 ＝ 犃ｐⅡ犻ｓｉｎ
（γｐⅡ犻－αｎ）／狉ｂｐⅡ，

φ犈ｒ＝犈ｒｓｉｎ
（－ωｒ狋＋βｒ－αｎ－φ犻）／狉ｂｒ，

φ犃ｒ＝犃ｒｓｉｎ
（γｒ－αｎ－φ犻）／狉ｂｒ。

烅

烄

烆

（９）

式中：太阳轮轴承偏心误差犈ｂｓ引起的角位移φ犈ｂｓ
，第犻个星轮联接轴轴承的偏心误差犈ｂｐⅠ犻引起的第Ⅰ级角位移

φ犈ｂｐⅠ犻
，第犻个星轮联接轴轴承的偏心误差犈ｂｐⅡ犻引起的第Ⅱ级角位移φ犈ｂｐ２犻和内齿轮轴承偏心误差犈ｂｒ引起的角位

移φ犈ｂｒ分别为：

φ犈ｂｓ＝ －犈ｂｓｓｉｎ（ω狊狋＋βｂｓ＋α狑 －φ犻）／狉ｂｓ，

φ犈ｂｐⅠ犻 ＝犈ｂｐⅠ犻ｓｉｎ（－ωｐ狋＋βｂｐⅠ犻＋αｗ）／狉ｂｐⅠ，

φ犈ｂｐⅡ犻 ＝犈ｂｐⅡ犻ｓｉｎ（－ωｐ狋＋βｂｐⅡ犻－αｎ）／狉ｂｐⅡ，

φ犈ｂｒ＝犈ｂｒｓｉｎ（－ω狉狋＋βｂｒ－αｎ－φ犻）／狉ｂｒ。

烅

烄

烆

（１０）

式中：ωｓ、ωｐ和ωｒ分别为太阳轮、星轮和内齿轮的角速度；αｗ 和αｎ分别为第Ⅰ和Ⅱ级传动的啮合角；φ犻 为第犻个

星轮的位置角；狉ｂｐⅠ和狉ｂｐⅡ分别为第Ⅰ和Ⅱ级星轮的基圆半径。

将上述各项当量啮合误差叠加，由制造误差与安装误差在第一级和第二级啮合线上产生的累积角位移

φ犈ｓｐ犻和φ犈ｒｐ犻分别为

φ犈ｓｐ犻 ＝φ犈ｓ犻 ＋φ犃ｓ犻 ＋φ犈ｐⅠ犻 ＋φ犃ｐⅠ犻 ＋φ犈ｂｓ犻 ＋φ犈ｂｐⅠ犻，

φ犈ｒｐ犻 ＝φ犈ｒ犻 ＋φ犃ｒ犻 ＋φ犈ｐⅡ犻 ＋φ犃ｐⅡ犻 ＋φ犈ｂｒ犻 ＋φ犈ｂｐｒ。
烅
烄

烆

（１１）

２．２　由浮动构件引起的啮合误差

设太阳轮、第Ⅰ级各星轮、第Ⅱ级各星轮、内齿圈沿狓、狔向的轴心浮动位移量分别为狓ｓ，狔ｓ，狓ｐⅠ犻，狔ｐⅠ犻，狓ｐⅡ犻，

狔ｐⅡ犻，狓ｒ，狔ｒ，则浮动构件引起的侧隙改变量分别为：

Δｓ＝ －（狓ｓｃｏｓ犃犻＋狔ｓｓｉｎ犃犻），

Δｒ＝ －（狓ｒｃｏｓ犅犻＋狔ｒｓｉｎ犅犻），

ΔｐⅠ犻＝狓ｐⅠ犻ｃｏｓ犃犻＋狔ｐⅠ犻ｓｉｎ犃犻，

ΔｐⅡ犻＝狓ｐⅡ犻ｃｏｓ犅犻＋狔ｐⅡ犻ｓｉｎ犅犻。

烅

烄

烆

（１２）

式中：犃犻 为太阳轮与第Ⅰ级第犻个星轮啮合线的方位角；犅犻 为第Ⅱ级第犻个星轮与内齿轮啮合线的方位角。犃犻

和犅犻 分别可以表示为
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犃犻＝π／２－αｗ＋φ犻，

犅犻＝π／２＋αｎ＋φ犻。
烅
烄

烆
（１３）

　　将上述两类啮合侧隙加起来，可以分别得到太阳齿轮与第Ⅰ级第犻个星轮的综合啮合误差ΔｓｐⅠ犻和第Ⅱ级第犻

个星轮与内齿轮的综合啮合误差ΔｐⅡ犻ｒ为

ΔｓｐⅠ犻＝犲ｓｐⅠ犻＋Δｓ犻，

ΔｐⅡ犻ｒ＝犲ｐⅡ犻ｒ＋Δｒ犻。
烅
烄

烆
（１４）

２．３　太阳轮花键间隙浮动条件建立

太阳轮通过花键间隙进行自由浮动，如果浮动件受力不平衡时，利用短花键及其联接的侧面间隙允许基本

构件作径向及偏转位移，调整载荷的平均分配，实现均载，这种浮动结构的定心效果好，可以传递大扭矩。太阳

轮基于花键间隙浮动形成的封闭力学关系，太阳轮的支撑刚度如图４所示。

图４　太阳轮浮动力学关系示意图

犉犻犵．４　犜犺犲犱犻犪犵狉犪犿狅犳狋犺犲犿犲犮犺犪狀犻犮犪犾狉犲犾犪狋犻狅狀狊犺犻狆狅犳狋犺犲犳犾狅犪狋犻狀犵狅犳狋犺犲狊狌狀犵犲犪狉

太阳轮浮动过程中，受到５个与之相啮合的星轮的啮合力犜狊ｐⅠ犻以及花键联接轴的支承反力犉ｍ 的共同作

用。在花键传递扭矩的过程中，内外花键摩擦力犉ｍ＝τ犉Ｎ，犉Ｎ 表示内外花键之间的正压力，τ为摩擦系数，取

τ＝０．１。浮动太阳轮在一个啮合周期中，产生的浮动量犚ｓ＝ （狓
（犿）
ｓ

２＋狔
（犿）
ｓ

２
槡 ），狓

（犿）
ｓ 和狔

（犿）
ｓ 分别表示在狓和狔方

向的浮动量，犿 代表计算迭代次数。

图４中的犛１～犛２ 为内外花键的径向间隙，浮动过程中，当支承反力小于摩擦力犉ｍ 时，内外花键之间不产

生滑移，由输入轴的弯曲适应太阳轮位置变化，即０～犛１ 段；当支承反力大于摩擦力犉ｍ 时，内外花键产生滑移，

由滑移量适应浮动轮的位置变化，即犛１～犛２段；当滑移量超出犛２ 时，即内外花键消除了径向间隙量，太阳轮位

置变化重新由输入轴的弯曲变形决定，因此，太阳轮的支承反力在狓、狔向的分量Δ犉
（犿）
狓ｓ 、Δ犉

（犿）
狔ｓ 分别为：

Δ犉
（犿）
狓ｓ ＝

－犓ｗ·犚ｓ·ｃｏｓ（ξ
（犿）
ｓ ），　　　　　　　　０≤犚狊 ＜犛１；

－犉ｍ·ｃｏｓ（ξ
（犿）
ｓ ），　　　　　　　　　　犛１ ≤犚ｓ≤犛２；

－［犉ｍ＋犓ｗ·（犚狊－犛２）］·ｃｏｓ（ξ
（犿）
ｓ ），　 　 　犚ｓ＞犛２。

烅

烄

烆

Δ犉
（犿）
狔ｓ ＝

－犓ｗ·犚ｓ·ｓｉｎ（ξ
（犿）
ｓ ），　　　 　　　　　０≤犚狊 ＜犛１；

－犉ｍ·ｓｉｎ（ξ
（犿）
ｓ ），　　　　　　 　　　　犛１ ≤犚ｓ≤犛２；

－［犉ｍ＋犓ｗ·（犚ｓ－犛２）］·ｓｉｎ（ξ
（犿）
ｓ ），　 　 　犚ｓ＞犛２。

烅

烄

烆

（１５）

式中：犓ｗ 表示弯曲刚度；ξ
（犿）表示向量（狓

（犿）
狊 ，狔

（犿）
狊 ）的方向角。

因此，得到太阳轮的浮动平衡条件为


５

犻＝１

犜ｓｐⅠ犻／狉ｂｓ·ｃｏｓχｓｐⅠ犻－Δ犉狓ｓ＝０，


５

犻＝１

犜ｓｐⅠ犻／狉ｂｓ·ｓｉｎχｓｐⅠ犻－Δ犉狔ｓ＝０。

烅

烄

烆

（１６）

　　得到内齿圈浮动平衡条件为


５

犻＝１

犜ｐⅡ犻ｒ／狉ｂｐ·ｃｏｓχｐⅡ犻ｒ－犓ｒ狓ｒ＝０，


５

犻＝１

犜ｐⅡ犻ｒ／狉ｂｐ·ｓｉｎχｐⅡ犻ｒ－犓ｒ狔ｒ＝０。

烅

烄

烆

（１７）
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式中：犓ｒ为太阳轮和内齿圈的支承刚度；狓ｒ、狔ｒ为内齿圈沿狓、狔向的轴心变形量。

３　均载系数求解及影响分析

３．１　均载系数求解

以上各式联立求解，得到第Ⅰ级传动的均载系数犑ＰⅠ犻和第Ⅱ级的均载系数犑ＰⅡ犻为

犑ＰⅠ犻＝犜ｓｐⅠ犻／（犜ｉｎ／５），

犑ＰⅡ犻＝
犜ｐⅡ犻ｒ

（狉ｂｐⅠ犻／狉ｂｐⅡ犻）（犜ｉｎ／５）
。

烅

烄

烆

（１８）

则系统的均载系数犑＝ｍａｘ（犑ｐⅠ犻，犑ｐⅡ犻），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。

３．２　误差对均载系数的影响

两级星型五分支齿轮传动的各齿轮主要参数如表１所示。

表１　各齿轮的主要参数数据

犜犪犫犾犲１　犕犪犻狀狆犪狉犪犿犲狋犲狉狊狅犳狋犺犲犵犲犪狉犱犪狋犪

名称 齿数 模数／ｍｍ 齿宽／ｍｍ 螺旋角／（°） 压力角／（°）

太阳轮 ２４ ２．７５ ３９．４５ １０ ２０

星型齿轮Ⅰ ２２ ２．７５ ３９．４５ １０ ２０

星型齿轮Ⅱ ３１ ２．００ ３９．４５ １２ ２０

内齿圈 ９９ ２．００ ３９．４５ １２ ２０

其中，系统的输入功率犘＝２２０ｋＷ，输入转速为６８００ｒ／ｍｉｎ，太阳轮与第Ⅰ级星轮的等效啮合刚度为犓ｓｐ＝

８．６×１０９Ｎ／ｍ，第Ⅱ级星轮与内齿圈的等效啮合刚度为犓ｐｒ＝９．３×１０９Ｎ／ｍ，花键轴的弯曲刚度犓ｗ＝１．７８×

１０７Ｎ／ｍ，内齿圈的支承刚度为犓ｒ＝９．３１×１０６Ｎ／ｍ。齿轮啮合刚度根据ＧＢ３４８０—８３来计算，各长度误差值为

６μｍ，各构件的制造误差和安装误差的数值根据（ＧＢ１１８２—１１８４８０）的位置度误差而定。

太阳轮安装误差犃ｓ，两级星轮安装误差犃ｐⅠ犻和犃ｐⅡ犻，内齿轮安装误差犃ｒ单独作用时，得到各均载系数的计

算结果如表２所示。

表２　安装误差单独作用时的均载系数

犜犪犫犾犲２　犔狅犪犱狊犺犪狉犻狀犵犮狅犲犳犳犻犮犻犲狀狋狌狀犱犲狉狋犺犲犻狀犳犾狌犲狀犮犲狅犳狋犺犲犪狊狊犲犿犫犾狔犲狉狉狅狉

安装误差 犑ｐⅠ１ 犑ｐⅠ２ 犑ｐⅠ３ 犑ｐⅠ４ 犑ｐⅠ５ 犑

犃ｓ １．００４ ０．９９６ ０．９９７ １．００６ １．００３ １．００６

犃ＰⅠ１ １．００６ ０．９９５ ０．９９４ １．００８ １．００５ １．００８

犃ＰⅡ１ １．０１６ ０．９８３ ０．９９２ １．０１２ １．０１３ １．０１６

犃ｒ １．０１２ １．０１０ ０．９９１ １．０１８ ０．９８５ １．０１８

太阳轮偏心误差犈ｓ，两级星轮偏心误差犈ｐⅠ犻和犈ｐⅡ犻，内齿轮偏心误差犈ｒ单独作用时，均载系数随时间的曲

线如图５所示。
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图５　偏心误差分别单独作用时的均载系数

犉犻犵．５　犜犺犲犾狅犪犱狊犺犪狉犻狀犵犮狅犲犳犳犻犮犻犲狀狋狅犳狋犺犲犲犳犳犲犮狋狅犳狋犺犲犲犮犮犲狀狋狉犻犮犲狉狉狅狉

各偏心误差影响下的均载系数分别为１．００６、１．０１０、１．０１７、１．０２８。对于制造和安装误差，在误差值相同的情况下，

内齿轮的误差影响最大，第二级星轮误差次之，太阳轮的误差影响最小。

３．３　浮动对均载系数的影响

构件浮动对均载的影响如图６（ａ）（ｂ）（ｃ）所示。

图６　太阳轮和内齿圈浮动对均载特性的影响

犉犻犵．６　犈犳犳犲犮狋狅犳狋犺犲犳犾狅犪狋犻狀犵狅犳狋犺犲狊狌狀犵犲犪狉犪狀犱犻狀狀犲狉狉犻狀犵犵犲犪狉狅狀狋犺犲犾狅犪犱狊犺犪狉犻狀犵犮犺犪狉犪犮狋犲狉犻狊狋犻犮狊

太阳轮和内齿圈都不浮动的情况下，均载系数为１．０５８，且波动较大；内齿圈浮动，太阳轮固定时，均载系数

为１．０２３；同时浮动时，均载系数为１．００８，具有良好的均载特性，可满足系统载荷的均匀分配。由于太阳轮基于
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花键间隙浮动，受到花键和相邻星轮的共同作用，因此花键间隙量不宜过大，过大的浮动间隙量会引起较大的冲

击和振动。

４　试验验证

试验原理如图７所示，整个试验台由５部分构成：动力源、主试齿轮箱、测量系统、陪试辅助齿轮箱以及负

载。由电动机提供动力，通过变频器调节转速；主试齿轮箱为一个星型齿轮箱；测量系统包括两个扭矩传感器及

其显示仪表；陪试齿轮箱为另一个星型齿轮箱；负载由磁粉制动器提供。将试验台安装完成并对系统的同轴度

进行调试完成后，对系统的均载特性进行试验。五星轮轴通过扭力传感器分别测出５个斜齿星轮轴向力为犘１、

犘２、犘３、犘４、犘５，则星型齿轮系均载系数犑＝犘ｍａｘ／（犘１＋犘２＋犘３＋犘４＋犘５），式中犘ｍａｘ为３个星轮轴向力最大

值。在试验中，根据该星型减速器的实际状态分了５个载荷状态，对每个载荷状态进行了４次测量，取其平均值

作为该载荷下的均载系数。

图７　均载实验原理示意图

犉犻犵．７　狊犮犺犲犿犪狋犻犮犱犻犪犵狉犪犿狅犳狋犺犲犲狓狆犲狉犻犿犲狀狋犪犾狆狉犻狀犮犻狆犾犲

测量得到的试验值与理论计算值对比，如表３所示。

表３　不同负载的理论和试验测量均载系数对比

犜犪犫犾犲３　犆狅犿狆犪狉犻狊狅狀狅犳狋犺犲狅狉犲狋犻犮犪犾犪狀犱犲狓狆犲狉犻犿犲狀狋犪犾犿犲犪狊狌狉犲犿犲狀狋狊狅犳犱犻犳犳犲狉犲狀狋犾狅犪犱狊

负载／（Ｎ·ｍ） 测量的均载系数 理论计算均载系数

２００ １．１２１ １．０１２

２４５ １．０７４ １．０１０

２８５ １．０７２ １．００８

３２５ １．０７７ １．００７

３７０ １．０６２ １．００６

试验数据的变化趋势与理论计算值的变化趋势基本保持一致，试验数据较理论计算值偏大５％左右，基本

在误差允许范围之内。理论分析中所建立的力学模型以及求解的方法是正确的。

５　结　论

１）变形协调条件更真实地反映了系统的整体力学特性，简化了两级星型五路功率分流传动的均载力学模

型，该条件中构件的各类误差会相互叠加或者抵消，从本质上反映了由误差导致的均载问题，有利于系统的总体
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设计和分析，可以在具有功率分流闭环特性的其他齿轮传动系统中推广应用。

２）载荷分配不均衡的主要原因是加工和装配时导致各齿轮间啮合状态发生改变，偏心和安装误差对系统的

均载特性影响较大，误差的影响具有累加作用，尤其应注意第Ⅱ级构件的误差分布情况。

３）两级星型五路分支传动系统较三路分支传动的承载能力得到很大提高，各分支的齿轮承受载荷变小，提

高了疲劳寿命，太阳轮基于花键间隙的浮动支撑、内齿圈径向浮动支撑均载结构极大的改善了系统的均载性能。
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