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间隙非线性圆柱齿轮分流传动系统动力学与均载特性分析
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　　摘　要：基于集中参数，建立了双输入圆柱齿轮分流传动系统的弯扭耦合动力学模型，模型中考虑了各齿轮副间
的齿侧间隙、时变啮合刚度、啮合阻尼等因素。采用四阶龙格－库塔法，求解系统动力学方程，获得了系统的动力学均载
系数。分析了齿侧间隙对均载系数的影响，获得了齿侧间隙对分流级、并车级均载系数的变化规律。研究结果表明：分流

级均载系数随分流级单分支齿侧间隙增加而增大，随分流级双分支齿侧间隙增加而减小；分流级单分支、双分支齿侧间隙

对并车级均载系数影响较小；并车级均载随并车级单分支齿侧间隙增加而增大，随并车级双分支齿侧间隙增加而减小；并

车级单分支、双分支齿侧间隙对分流级均载系数影响较小；动载系数随双分支齿侧间隙的增加而增大。
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　　圆柱齿轮分流传动系统通过简单定轴轮系应用于
大功率齿轮传动系统中，在直升机、舰船等领域具有广

泛的应用前景。针对分流传动系统，国内外学者开展

了一系列的研究工作。Ｗｈｉｔｅ等［１－６］通过设计对比发

现：分流传动系统相对于传动行星齿轮传动系统具有

终端减速比大、传动级少、能量损失低、可靠性高、齿轮

和轴承数少、质量轻和噪声低等优点。Ｒａｓｈｉｄｉ等［７－１０］

研究了基于弹性元件和平衡梁均载机构的单输入圆柱

齿轮分流传动系统的动力学特性，发现摩擦系数对平

衡梁均载机构影响很大，认为安装角、啮合刚度相位是

影响系统动力学响应的重要设计参数；计算了连接直

齿轮与人字齿轮之间轴的扭转刚度对系统振动能的影

响。Ｇｍｉｒｙａ等［１１－１３］提出了应用于 ＣＨ－５３Ｋ直升机的
高效分流传动系统，对弹性轴均载性能进行了实验研

究。杨振等［１４－１６］研究了二分支分流传动系统的动力

学响应与输入转速之间的关系，采用静力平衡法分析

了制造误差和安装误差对传动系统均载系数的影响。



董皓等［１７］采用变形协调法，研究了双重功率分流传动

系统的制造误差和安装误差对系统功率分流的影响。

由于齿侧间隙的存在，轮齿间的接触状态会发生变化，

导致轮齿间的接触、脱离、再接触的重复冲击，带来的

强烈振动和较大的动载荷，影响了分流传动系统的载

荷分配。目前，关于齿侧间隙对双输入分流传动系统

动态均载特性的研究，鲜有文献报道。

本文以双输入圆柱齿轮分流传动系统为研究对

象，考虑左右输入轴之间安装角、轴的横向位移、时变

啮合刚和齿侧间隙等因素，基于集中质量法，建立了弯

扭耦合的圆柱齿轮分流系统的非线性动力学模型；分

析了齿侧间隙对分流传动系统动态均载系数的影响，

为圆柱齿轮分流传动系统的设计提供了理论依据。

１　分流传动系统动力学模型

图１为双输入圆柱齿轮分流传动系统示意图。图
中，ＬＤ和 ＲＤ分别表示左右输入构件。双输入分流传
动系统分为左右两个输入端，每个输入路线由分流级

传动系统（左端：输入齿轮 ＺＬｐ和两分支齿轮 ＺＬ１ｓ、ＺＬ２ｓ；
右端：输入齿轮 ＺＲｐ和两分支齿轮 ＺＲ１ｓ、ＺＲ２ｓ）与并车级
传动系统（左端：两分支齿轮 ＺＬ１ｈ、ＺＬ２ｈ；右端：两分支齿
轮ＺＲ１ｈ、ＺＲ２ｈ；输出齿轮 ＺＢ）组成。扭矩经左右两输入
齿轮ＺＬｐ和ＺＲｐ将扭矩传递给与其同时啮合的两分支齿
轮ＺＬ１ｓ与ＺＬ２ｓ和ＺＲ１ｓ与ＺＲ２ｓ，实现扭矩分流；又经过齿轮
ＺＲ１ｈ与ＺＲ２ｈ和ＺＬ１ｈ与ＺＬ２ｈ汇流至输出齿轮 ＺＢ，实现扭矩
并车。齿轮ＺＲ１ｓ与ＺＲ１ｈ、ＺＲ２ｓ与ＺＲ２ｈ、ＺＬ１ｓ与ＺＬ１ｈ和ＺＬ２ｓ与
ＺＬ２ｈ通过扭力轴相联。图２所示为双输入圆柱齿轮分
流传动系统各轴安装角度关系图。

图１　双输入圆柱齿轮分流传动系统示意图
Ｆｉｇ．１Ｓｋｅｔｃｈｏｆ２－ｉｎｐｕｔｃｙｌｉｎｄｒｉｃａｌｇｅａｒ

ｓｐｌｉｔｔｏｒｑｕｅｔｒａｎｓｍｉｓｓｉｏｎｓｙｓｔｅｍ

图２　双输入圆柱齿轮分流系统安装角度关系图
Ｆｉｇ．２Ｉｎｓｔａｌｌａｔｉｏｎａｎｇｌｅｏｆ２－ｉｎｐｕｔｃｙｌｉｎｄｒｉｃａｌ

ｇｅａｒｓｐｌｉｔｔｏｒｑｕｅｔｒａｎｓｍｉｓｓｉｏｎｓｙｓｔｅｍ

图３　双输入圆柱齿轮分流传动系统物理模型
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　　图３为弹性支承下的双输入圆柱齿轮分流传动系
统的物理模型。各级传动轴的支撑刚度分为Ｘ、Ｙ两个
方向，啮合副、回转副及支撑处的弹性变形用等效弹簧

刚度表示。各构件的刚度、阻尼、传递误差和齿侧间隙

分别用字母Ｋ、ｃ、ｅ、ｂ配合相应的下标表示。
双输入圆柱齿轮分流传动系统共有２８个自由度，

其广义位移矢量Ｙ可表示为
Ｙ＝（φＲｐ，φＲ１ｓ，φＲ２ｓ，φＲ１ｈ，φＲ２ｈ，φＬｐ，φＬ１ｓ，φＬ２ｓ，φＬ１ｈ，
φＬ２ｈ，φＲＤ，φＬＤ，φＢ，φｏ，ＸＲｐ，ＹＲｐ，ＸＲ１，ＹＲ１，ＸＲ２，
ＹＲ２，ＸＬｐ，ＹＬｐ，ＸＬ１，ＹＬ１，ＸＬ２，ＹＬ２，ＸＢ，ＹＢ） （１）

式中，φｊｐ、φｊｉｓ和φｊｉｈ分别为 Ｚｊｐ、Ｚｊｉｓ和 Ｚｊｉｈ的扭转微位
移；φｊＤ、φＢ和 φｏ分别为左右输入端、ＺＢ和输出端的扭
转微位移；Ｘｊｐ和Ｘｊｉ分别为左右输入轴和分支ｉ的坐标
系横向位移；Ｙｊｐ和Ｙｊｉ分别为左右输入轴和分支ｉ的坐
标系纵向位移；ＸＢ和ＹＢ分别为输出轴坐标系横向和纵
向位移；ｊ＝Ｌ，Ｒ，ｉ＝１，２。

２　啮合线综合位移

图４为双输入圆柱齿轮分流传动系统的局部与广
义坐标关系图。图中，上标有星号的表示局部坐标，坐

标系中的Ｙ、Ｙ沿齿轮啮合线方向。根据齿轮啮合关
系可知，当一个齿轮同时与两个齿轮啮合时，两啮合线

的交角与齿轮中心连线的交角相等。设左右输入轴的

坐标为Ｘｊｐ、Ｙｊｐ和Ｘｊｐ、Ｙｊｐ。左右输入端在输出齿轮上形

成的坐标是ＸｊＢ、ＹｊＢ和ＸｊＢ、ＹｊＢ。
设γ为相应齿轮副的压力角的余角，则可得左右

输入齿轮副压力角的余角分别为 γｊｎｐｉｓ和 γｊｎＢｉｈ。取 ＸＢ
和ＹＢ分别表示ＸＬＢ和ＹＬＢ，则可得

Ｖ１ ＝Ｖ１ｃｏｓΘ＋Ｖ２ｓｉｎΘ

Ｖ２ ＝－Ｖ１ｓｉｎΘ＋Ｖ２ｃｏｓ }Θ （２）

式中，Ｖ１、Ｖ２ 分别为［Ｘｊｐ，Ｘｊｉ，ＸｊＢ，ＸＲＢ］、［Ｙｊｐ，Ｙｊｉ，ＹｊＢ，
ＹＲＢ］，与其对应的 Ｖ１、Ｖ２和 Θ分别为［Ｘｊｐ，Ｘｊｉ，ＸｊＢ，
ＸＬＢ］、［Ｙｊｐ，Ｙｊｉ，ＹｊＢ，ＹＬＢ］和［θｊｐ，θ′ｊｉ，θｊＢ，θ］，θ′Ｒ１、θ′Ｒ２、θ′Ｌ１和θ′Ｌ２
分别为（θＲ１－γＲｎＢ１ｈ－γＲｎｐ１ｓ）、（θＲ２＋γＲｎＢ２ｈ＋γＲｎｐ２ｓ）、（θＬ１
＋γＬｎＢ１ｈ＋γＬｎｐ１ｓ）和（θＬ２－γＬｎＢ２ｈ－γＬｎｐ２ｓ）。
由图４可得啮合线相对位移与扭转位移之间的关

系为：

ＹＲｎｐ１ｓ＝（－ＹＲｐ＋ｒＲｂｐφＲｐ）－（ＹＲ１＋ｒＲｂ１ｓφＲ１ｓ）－ｅＲｎｐ１ｓ
ＹＲｎｐ２ｓ＝（－ＹＲｐ＋ｒＲｂｐφＲｐ）－（ＹＲ２＋ｒＲｂ２ｓφＲ２ｓ）－ｅＲｎｐ２ｓ
ＹＲｎＢ１ｈ＝（－ＹＲ１＋ｒＲｂ１ｈφＲ１ｈ）－（ＹＲＢ＋ｒｂＢφＢ）－ｅＲｎＢ１ｈ
ＹＲｎＢ２ｈ＝（－ＹＲ２＋ｒＲｂ２ｈφＲ２ｈ）－（ＹＲＢ＋ｒｂＢφＢ）－ｅＲｎＢ２ｈ
ＹＬｎｐ１ｓ＝（－ＹＬｐ＋ｒＬｂｐφＬｐ）－（ＹＬ１＋ｒＬｂ１ｓφＬ１ｓ）－ｅＬｎｐ１ｓ
ＹＬｎｐ２ｓ＝（－ＹＬｐ＋ｒＬｂｐφＬｐ）－（ＹＬ２＋ｒＬｂ２ｓφＬ２ｓ）－ｅＬｎｐ２ｓ
ＹＬｎＢ１ｈ＝（－ＹＬ１＋ｒＬｂ１ｈφＬ１ｈ）－（ＹＬＢ＋ｒｂＢφＢ）－ｅＬｎＢ１ｈ
ＹＬｎＢ２ｈ＝（－ＹＬ２＋ｒＬｂ２ｈφＬ２ｈ）－（ＹＬＢ＋ｒｂＢφＢ）－ｅＬｎＢ２



















ｈ

（３）

式中，ｒｊｂｐ、ｒｊｂｉｓｒｊｂｉｈ和 ｒＢ分别为 Ｚｊｐ、Ｚｊｉｓ、Ｚｊｉｈ和 ＺＢ的基圆
半径。

图４　系统的局部与广义坐标关系图
Ｆｉｇ．４Ｒｅｌａｔｉｏｎｓｈｉｐｏｆｐａｒｔｉａｌａｎｄｇｅｎｅｒａｌｉｚｅｄｃｏｏｒｄｉｎａｔｅｓｏｆｓｙｓｔｅｍ
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　　为消除刚体位移，在保持系统拓扑结构不变的前
提下，将各轴的扭转位移转换为线位移，则得

ＹｊＤｐ＝ｒｊＤｐ（φｊＤ－φｊｐ）

Ｙｊｉｓｉｈ＝ｒｊｉｓｉｈ（φｊｉｓ－φｊｉｈ）

ＹＢｏ＝ｒＢｏ（φＢ－φｏ
}

）

（４）

式中，ｒｊＤｐ、ｒｊｉｓｉｈ和ｒＢｏ分别是左右输入轴、双联齿轮轴ｉ和
输出轴的半径。

根据系统的分流并车闭环结构特点和变形协调的

要求，由式（３）与式（４），可求得ＹＲｎＢ２ｈ为
ＹＲｎＢ２ｈ＝ＹＲｎＢ１ｈ＋（－ＹＲ２－ＹＲＢ）＋（－ｅＲｎＢ２ｈ＋ｅＲｎＢ１ｈ）＋

（ＹＲ１＋ＹＲＢ）－
ｒＲｂ２ｈ
ｒＲ２ｓ２ｈ
ＹＲ２ｓ２ｈ＋

ｒＲｂ１ｈ
ｒＲ１ｓ１ｈ
ＹＲ１ｓ１ｈ＋

ｒＲｂ１ｈ
ｒＲｂ１ｓ
（ＹＲｎｐ１ｓ＋ＹＲｐ＋ＹＲ１＋ｅＲｎｐ１ｓ）－

ｒＲｂ２ｈ
ｒＲｂ２ｓ
（ＹＲｎｐ２ｓ＋ＹＲｐ＋ＹＲ２＋ｅＲｎｐ２ｓ） （５）

同理，可以求得相对位移ＹＬｎＢ２ｈ的表达式。

３　分流传动系统的动力学方程

令Ｆｊｎｐｉｓ和ＦｊｎＢｉｈ分别为齿轮副 Ｚｊｐ与 Ｚｊｉｓ和 ＺＢ与 Ｚｊｉｈ
之间的啮合力，则各齿轮副之间的啮合力为

Ｆｌ＝Ｋｌｆｌ（Ｙｌ）＋ｃｌＹ
·

ｌ （６）
式中，Ｋｌ、ｆｌ（Ｙｌ）和ｃｌ分别为齿轮副的时变啮合刚度、间
隙函数和啮合阻尼，ｌ为ｊｎｐｉｓ和ｊｎＢｉｈ。

啮合刚度的时变性采用齿频的间谐周期函数来反

映，其表达式为［１４］：

Ｋｌ（ｔ）＝Ｋ
—

ｌ［１＋εｌｃｏｓ（ωｌｔ）］ （７）

式中，Ｋ
—

ｌ、εｌ和ωｌ分别为齿轮副的平均啮合刚度、刚度
幅值系数和啮合频率，其中直齿轮啮合刚度均值 Ｋｊｎｐｉｓ
采用有限元法获得，而人字齿轮啮合刚度均值 ＫｊｎＢｉｈ按
斜齿轮啮合刚度并联方式计算获得。

　　设齿轮副间的法向平均啮合间隙为２ｂｌ，间隙函数
ｆｌ（Ｙｌ）可表示为

ｆｌ（Ｙｌ）＝

Ｙｌ－ｂｌ Ｙｌ＞ｂｌ
０ －ｂｌ≤Ｙｌ≤ｂｌ
Ｙｌ＋ｂｌ Ｙｌ＜－ｂ

{
ｌ

（８）

传动系统中，传动轴上受到多对啮合力的作用。

为推导系统的微分运动方程，需要将各个啮合力沿轴

的广义坐标的两个方向进行分解。由坐标变换矩阵的

逆矩阵可得分流传动系统右输入各轴和输出轴沿 Ｘ、Ｙ
方向的合力为

ＦＲｐｘ
ＦＲｐｙ
ＦＲ１ｘ
ＦＲ１ｙ
ＦＲ２ｘ
ＦＲ２ｙ
ＦＢｘ
　
ＦＢｙ









































　

＝

－ＦＲｎｐ２ｓｓｉｎθＲｐ
ＦＲｎｐ２ｓｃｏｓθＲｐ＋ＦＲｎｐ１ｓ
－ＦＲｎｐ１ｓｓｉｎθ′Ｒ１
ＦＲｎｐ１ｓｃｏｓθ′Ｒ１＋ＦＲｎＢ１ｈ
－ＦＲｎＢ２ｈｓｉｎθ′Ｒ２
ＦＲｎＢ２ｈｃｏｓθ′Ｒ２＋ＦＲｎｐ２ｓ
－ＦＲｎＢ１ｈｓｉｎ（θＲＢ＋θ）－ＦＲｎＢ２ｈｓｉｎθ－

ＦＬｎＢ２ｈｓｉｎθＬＢ
ＦＲｎＢ１ｈｃｏｓ（θＲＢ＋θ）＋ＦＲｎＢ２ｈｃｏｓθ＋

ＦＬｎＢ１ｈ＋ＦＬｎＢ２ｈｃｏｓθ













































ＬＢ

（９）

式中，ＦＲｐｘ与ＦＲｐｙ和ＦＲｉｘ与ＦＲｉｙ分别为右输入轴，右分支ｉ
横向与纵向受力；ＦＢｘ和 ＦＢｙ分别为输出轴横向受力和
纵向受力。

便于计算与分析，引入下述变量，即

ＰｊＤｐ＝ＫｊＤｐＹｊＤｐ＋ｃｊＤｐＹ
·

ｊＤｐ

Ｐｊｉｓｉｈ＝ＫｊｉｓｉｈＹｊｉｓｉｈ＋ｃｊｉｓｉｈＹ
·

ｊｉｓｉｈ

ＰＢｏ＝ＫＢｏＹＢｏ＋ｃＢｏＹ
· }
Ｂｏ

（１０）

根据以上状况分析，建立双输入圆柱齿轮分流传

动系统动力学方程组，右输入端方程如式（１１）～式
（１３），分别为

Ｙ
··

Ｒｎｐ１ｓ＋
ＦＲｐｙ－ＫＲｐｙＹＲｐ

ｍＲｐ
－
ＦＲ１ｘ－ＫＲ１ｘＸＲ１

ＭＲ１
ｓｉｎθ′Ｒ１＋

ＦＲ１ｙ－ＫＲ１ｙＹＲ１
ＭＲ１

ｃｏｓθ′Ｒ１－ＰＲＤｐ
ｒＲｂｐ
ｒＲＤｐＩＲｐ

＋

　（ＦＲｎｐ１ｓ＋ＦＲｎｐ２ｓ）
ｒ２Ｒｂｐ
ＩＲｐ
＋ＦＲｎｐ１ｓ

ｒ２Ｒｂ１ｓ
ＩＲ１ｓ
－ＰＲ１ｓ１ｈ

ｒＲｂ１ｓ
ｒＲ１ｓ１ｈＩＲ１ｓ

＋ｅ··Ｒｎｐ１ｓ＝０

Ｙ
··

Ｒｎｐ２ｓ＋
ＦＲ２ｙ－ＫＲ２ｙＹＲ２

ＭＲ２
－
ＦＲｐｘ－ＫＲｐｘＸＲｐ

ｍＲｐ
ｓｉｎθＲｐ＋

ＦＲｐｙ－ＫＲｐｙＹＲｐ
ｍＲｐ

ｃｏｓθＲｐ－ＰＲＤｐ
ｒＲｂｐ
ｒＲＤｐＩＲｐ

＋

　（ＦＲｎｐ１ｓ＋ＦＲｎｐ２ｓ）
ｒ２Ｒｂｐ
ＩＲｐ
＋ＦＲｎｐ２ｓ

ｒ２Ｒｂ２ｓ
ＩＲ２ｓ
－ＰＲ２ｓ２ｈ

ｒＲｂ２ｓ
ｒ２ｓ２ｈＩＲ２ｓ

＋ｅ··Ｒｎｐ２ｓ＝０

Ｙ
··

ＲｎＢ１ｈ＋（－ｓｉｎθＲＢｃｏｓθ－ｃｏｓθＲＢｓｉｎθ）
ＦＢｘ－ＫＢｘＸＢ
ｍＢ

＋（－ｓｉｎθＲＢｓｉｎθ＋ｃｏｓθＲＢｃｏｓθ）
ＦＢｙ－ＫＢｙＹＢ
ｍＢ

＋

　
ＦＲ１ｙ－ＫＲ１ｙＹＲ１

ＭＲ１
－ＰＲ１ｓ１ｈ

ｒＲｂ１ｈ
ｒＲ１ｓ１ｈＩＲ１ｈ

＋ＦＲｎＢ１ｈ
ｒ２Ｒｂ１ｈ
ＩＲ１ｈ
＋（ＦＲｎＢ１ｈ＋ＦＲｎＢ２ｈ＋ＦＬｎＢ１ｈ＋ＦＬｎＢ２ｈ）

ｒ２ｂＢ
ＩＢ
－ＰＢｏ

ｒｂＢ
ｒＢｏＩＢ

＋ｅ
··

ＲｎＢ１ｈ ＝





















０

（１１）
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式中，ｍＲｐ、ｍＲｉｓ、ｍＲｉｈ和 ｍＢ分别为 ＺＲｐ、ＺＲｉｓ、ＺＲｉｈ和 ＺＢ的
质量；ＩＲｐ、ＩＲｉｓ、ＩＲｉｈ和ＩＢ分别为ＺＲｐ、ＺＲｉｓ、ＺＲｉｈ和ＺＢ的转动
惯量；ＭＲｉ为（ｍＲｉｓ＋ｍＲｉｈ）。

Ｙ
··

ＲＤｐ－ＴＲＤ
ｒＲＤｐ
ＩＲＤ
＋ＰＲＤｐ

１
ＩＲＤ
＋１Ｉ( )

Ｒｐ
－

（ＦＲｎｐ１ｓ＋ＦＲｎｐ２ｓ）
ｒＲｂｐｒＲＤｐ
ＩＲｐ

＝０

Ｙ
··

Ｒ１ｓ１ｈ－ＦＲｎｐ１ｓ
ｒＲｂ１ｓｒＲ１ｓ１ｈ
ＩＲ１ｓ

＋ＰＲ１ｓ１ｈ
１
ＩＲ１ｓ
＋１ＩＲ１

( )
ｈ
－

ＦＲｎＢ１ｈ
ｒＲｂ１ｈｒＲ１ｓ１ｈ
ＩＲ１ｈ

＝０

Ｙ
··

Ｒ２ｓ２ｈ－ＦＲｎｐ２ｓ
ｒＲｂ２ｓｒＲ２ｓ２ｈ
ＩＲ２ｓ

＋ＰＲ２ｓ２ｈ
１
ＩＲ２ｓ
＋１ＩＲ２

( )
ｈ
－

ＦＲｎＢ２ｈ
ｒＲｂ２ｈｒＲ２ｓ２ｈ
ＩＲ２ｈ

＝０

Ｙ
··

Ｂｏ－（ＦＲｎＢ１ｈ＋ＦＲｎＢ２ｈ＋ＦＬｎＢ１ｈ＋ＦＬｎＢ２ｈ）
ｒｂＢｒＢｏ
ＩＢ
＋

ＰＢｏ
１
ＩＢ
＋１Ｉ( )

ｏ
－
ＴｏｒＢｏ
Ｉｏ
＝



























０

（１２）

式中，ＴｊＤ和 Ｔｏ分别为左右输入和输出扭矩；ＩｊＤ和 Ｉｏ分
别为左右输入和输出的转动惯量。

ｍｊｐＸ
··

ｊｐ＋ＫｊｐｘＸｊｐ－Ｆｊｐｘ ＝０

ｍｊｐＹ
··

ｊｐ＋ＫｊｐｙＹｊｐ－Ｆｊｐｙ ＝０

ＭｊｉＸ
··

ｊｉ＋ＫｊｉｘＸｊｉ－Ｆｊｉｘ ＝０

ＭｊｉＹ
··

ｊｉ＋ＫｊｉｙＹｊｉ－Ｆｊｉｙ ＝０

ｍＢＸ
··

Ｂ ＋ＫＢｘＸＢ－ＦＢｘ ＝０

ｍＢＹ
··

Ｂ ＋ＫＢｙＹＢ－ＦＢｙ ＝
















０

（１３）

４　动载荷与均载系数计算

采用四阶龙格库塔法求解系统动力学方程，获得

系统的位移响应，将位移代入式（６），获得动态啮合力
Ｐｊｎｐｉｓ和ＰｊｎＢｉｈ。令Ｇｊｎｐｉｓ和ＧｊｎＢｉｈ分别为分流级和并车级传
动系统中各啮合线上的动载系数，则动载系数为：

Ｇｊｎｐｉｓ＝Ｎ（Ｐｊｎｐｉｓ）ｍａｘ／Ｐｊｐ
ＧｊｎＢｉｈ＝Ｎ（ＰｊｎＢｉｈ）ｍａｘ／Ｐ }

ｊｉｈ

（１４）

式中，Ｐｊｐ和Ｐｊｉｈ分别为（ＴｊＤ／ｒｊｂｐ）和（Ｚｊｉｓ／Ｚｊｐ）Ｐｊｐ。
令ｂｊｉｓｋ１和ｂｊｉｈｋ２分别为左右输入端每一齿频周期分

流级和并车级各分支的均载系数。每一齿频周期中的

均载系数［１８］为：

ｂｊｉｓｋ１ ＝Ｎ（Ｐｊｎｐｉｓｋ１）ｍａｘ／∑
Ｎ

ｉ＝１
（Ｐｊｎｐｉｓｋ１）ｍａｘ

ｂｊｉｈｋ２ ＝Ｎ（ＰｊｎＢｉｈｋ２）ｍａｘ／∑
Ｎ

ｉ＝１
（ＰｊｎＢｉｈｋ２）

}
ｍａｘ

（１５）

式中，ｋ１为１，２，…，ｎ１；ｋ２为１，２，…，ｎ２；ｎ１、ｎ２分别为

系统周期分流级和并车级的啮合齿频周期数；Ｎ为２。
令Ωｊｉｓ和Ωｊｉｈ分别为左右输入端系统周期分流级和

并车级各齿轮副的均载系数，则系统周期内各齿轮副

均载系数为

Ωｊｉｓ＝（ｂｊｉｓｋ１）ｍａｘ

Ωｊｉｈ＝（ｂｊｉｈｋ２）
}

ｍａｘ

（１６）

则左右输入端分流级和并车级系统周期均载系数

Ωｊｓ和Ωｊｈ为
Ωｊｓ＝（Ωｊｉｓ）ｍａｘ
Ωｊｈ＝（Ωｊｉｈ） }

ｍａｘ

（１７）

５　均载特性分析

本文进行算例分析的双输入分流传动系统的基本

参数如下：

表１　双输入分流传动系统基本参数

Ｔａｂ．１Ｂａｓｉｃｐａｒａｍｅｔｅｒｓｏｆ２－ｉｎｐｕｔ

ｓｐｌｉｔｔｏｒｑｕｅｔｒａｎｓｍｉｓｓｉｏｎｓｙｓｔｅｍ

参数 数值

输入功率Ｐ／ｋＷ １０００
输入转速ｎ／（ｒ·ｍｉｎ－１） １００００
分流级齿轮模数ｍ１２ ３．５
并车级齿轮模数ｍ３４ ３．９４
直齿轮齿数ＺＲｐ／ＺＬｐ ３１

直齿轮齿数ＺＲ１ｓ／ＺＬ１ｓ／ＺＲ２ｓ／ＺＬ２ｓ ９８
人字齿轮齿数ＺＲ１ｈ／ＺＬ１ｈ／ＺＲ２ｈ／ＺＬ２ｈ ２３

齿数ＺＢ ２１５
分流级齿轮压力角α１２／（°） ２２．５
并车级齿轮压力角α３４／（°） ２０
并车级齿轮螺旋角β３４／（°） ３０
分流级齿轮齿宽ｂ１２／ｍｍ ４８
并车级齿轮齿宽ｂ３４／ｍｍ １２０

安装角度θＲ１／θＲ２／θＬ１／θＬ２／（°） １０８．５
安装角度θＲｐ／θＬｐ／（°） １０４．５
左右输入安装角度θ／（°） １８０

５．１　传动系统各分支齿频周期均载系数分析
图５所示为分流传动系统的齿频周期均载系数。

从图５中可知，系统获得稳定以后，虽然系统几何结构
是对称的，但左右输入端的各分支承受的扭矩并不相

等，右分支２和左分支１承受的扭矩较大。
５．２　分流级单分支齿侧间隙对传动系统均载特性的
影响分析

　　研究分流级单分支齿侧间隙对系统均载特性的影
响时，在其它齿侧间隙不变的情况下，分别改变两输入

齿侧间隙ｂＲｎｐ１ｓ与ｂＬｎｐ１ｓ、ｂＲｎｐ２ｓ与ｂＬｎｐ２ｓ，获得系统周期均载
系数分别随齿侧间隙 ｂＬｎｐ１ｓ与 ｂＲｎｐ１ｓ、ｂＬｎｐ２ｓ与 ｂＲｎｐ２ｓ的变化
曲线。
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图５　分流传动系统的齿频周期均载系数
Ｆｉｇ．５ｔｈｅｌｏａｄｓｈａｒｉｎｇｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔｏｆｇｅａｒｍｅｓｈ
ｆｒｅｑｕｅｎｃｙｆｏｒｓｐｌｉｔｔｏｒｑｕｅｔｒａｎｓｍｉｓｓｉｏｎｓｙｓｔｅｍ

图６～７所示为分流级单分支齿侧间隙与分流级
和并车级均载系数变化关系。分流级均载系数 ΩＲ１ｓ与
ΩＬ１ｓ、ΩＲ２ｓ与 ΩＬ２ｓ对分流级单边齿侧间隙敏感，随着齿侧
间隙ｂＲｎｐ１ｓ与 ｂＬｎｐ１ｓ、ｂＲｎｐ２ｓ与 ｂＬｎｐ２ｓ增加而增加。分流级单
边齿侧间隙对并车级均载影响小，均载系数 ΩＲ２ｈ、ΩＬ１ｈ
分别随齿侧间隙 ｂＲｎｐ１ｓ、ｂＬｎｐ２ｓ增大略有增加，分别如图６
（ａ）和７（ｂ）所示；均载系数 ΩＬ１ｈ、ΩＲ２ｈ分别随齿侧间隙
ｂＬｎｐ１ｓ、ｂＲｎｐ２ｓ增大略有减小，如图６（ｂ）和图７（ａ）所示。
５．３　并车级单分支齿侧间隙对传动系统均载特性的
影响分析

　　研究并车级单分支齿侧间隙对系统均载特性的影

图６　均载系数与齿侧间隙ｂＲｎｐ１ｓ、ｂＬｎｐ１ｓ变化关系

Ｆｉｇ．６Ｒｅｌａｔｉｏｎｓｈｉｐｂｅｔｗｅｅｎｔｈｅｌｏａｄｓｈａｒｉｎｇ
ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔｏｆａｎｄｂａｃｋｌａｓｈｂＲｎｐ１ｓ、ｂＬｎｐ１ｓ

图７　均载系数与齿侧间隙ｂＲｎｐ２ｓ、ｂＬｎｐ２ｓ变化关系

Ｆｉｇ．７Ｒｅｌａｔｉｏｎｓｈｉｐｂｅｔｗｅｅｎｔｈｅｌｏａｄｓｈａｒｉｎｇｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔ
ｏｆａｎｄｂａｃｋｌａｓｈｂＲｎｐ２ｓ、ｂＬｎｐ２ｓ

响时，在其它齿侧间隙不变的情况下，分别改变两输入

齿侧间隙ｂＲｎＢ１ｈ与ｂＬｎＢ１ｈ、ｂＲｎＢ２ｈ与 ｂＬｎＢ２ｈ，获得系统周期均
载系数分别随齿侧间隙 ｂＬｎＢ１ｈ与 ｂＲｎＢ１ｈ、ｂＬｎＢ２ｈ与 ｂＲｎＢ２ｈ的
变化曲线。

图８～９所示为并车级单分支齿侧间隙与分流级
和并车级均载系数变化关系。并车级均载系数 ΩＲ１ｈ与
ΩＬ１ｈ、ΩＲ２ｈ与ΩＬ２ｈ对并车级单边齿侧间隙敏感，随齿侧间
隙ｂＲｎＢ１ｈ与 ｂＬｎＢ１ｈ、ｂＲｎＢ２ｈ与 ｂＬｎＢ２ｈ增加而增加。并车级单
边齿侧间隙对分流级均载系数影响小，均载系数 ΩＲ２ｓ、
ΩＬ１ｓ分别随齿侧间隙 ｂＲｎＢ１ｈ、ｂＬｎＢ２ｈ增大略有增加，如图８

（ａ）和９（ｂ）所示；均载系数 ΩＬ１ｓ、ΩＲ２ｓ分别随着齿侧间
隙ｂＬｎＢ１ｈ、ｂＲｎＢ２ｈ增大略有减小，如图８（ｂ）和９（ａ）所示。
５．４　分流级双分支齿侧间隙对传动系统的均载特性
影响分析

　　研究分流级双分支齿侧间隙对系统均载特性的影

响，分别改变分流级齿侧间隙ｂＬｎｐ１ｓ、ｂＬｎｐ２ｓ、ｂＲｎｐ１ｓ、ｂＲｎｐ２ｓ，获
得系统周期均载系数随分流级以及并车级双分支齿侧

间隙变化曲线。

图１０～１１所示为分流级双分支齿侧间隙与分流
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图８　均载系数与齿侧间隙ｂＲｎＢ１ｈ、ｂＬｎＢ１ｈ变化关系

Ｆｉｇ．８Ｒｅｌａｔｉｏｎｓｈｉｐｂｅｔｗｅｅｎｔｈｅｌｏａｄｓｈａｒｉｎｇｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔ
ａｎｄｂａｃｋｌａｓｈｂＲｎＢ１ｈ、ｂＬｎＢ１ｈ

图９　均载系数与齿侧间隙ｂＲｎＢ２ｈ、ｂＬｎＢ２ｈ变化关系

Ｆｉｇ．９Ｒｅｌａｔｉｏｎｓｈｉｐｂｅｔｗｅｅｎｔｈｅｌｏａｄｓｈａｒｉｎｇｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔ
ａｎｄｂａｃｋｌａｓｈｂＲｎＢ２ｈ、ｂＬｎＢ２ｈ

图１０　右输入均载系数与间隙ｂＲｎｐ１ｓ、ｂＲｎｐ２ｓ变化关系

Ｆｉｇ．１０Ｒｅｌａｔｉｏｎｓｈｉｐｂｅｔｗｅｅｎｔｈｅｌｏａｄｓｈａｒｉｎｇｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔ
ｏｆｒｉｇｈｔｉｎｐｕｔａｎｄｂａｃｋｌａｓｈｂＲｎｐ１ｓ、ｂＬｎｐ２ｓ

级和并车级均载系数变化曲线。随着齿轮 ＺＬｐ与 ＺＬ１ｓ、
ＺＬ２ｓ以及齿轮 ＺＲｐ与 ＺＲ１ｓ、ＺＲ２ｓ啮合副间齿侧间隙 ｂＬｎｐ１ｓ、
ｂＬｎｐ２ｓ、ｂＲｎｐ１ｓ、ｂＲｎｐ２ｓ等值变化，分流级均载系数 ΩＬ２ｓ与 ΩＲ２ｓ
对分流级双边齿侧间隙敏感，随着齿侧间隙 ｂＬｎｐ１ｓ与
ｂＬｎｐ２ｓ、ｂＲｎｐ１ｓ与 ｂＲｎｐ２ｓ增加而减小，如图１０（ａ）和图１１（ａ）

所示；分流级双分支齿侧间隙对并车级均载系数影响

小，如图１０（ｂ）和图１１（ｂ）所示。

图１１　左输入均载系数与间隙ｂＬｎｐ１ｓ、ｂＬｎｐ２ｓ变化关系

Ｆｉｇ．１１Ｒｅｌａｔｉｏｎｓｈｉｐｂｅｔｗｅｅｎｔｈｅｌｏａｄｓｈａｒｉｎｇｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔ
ｏｆｌｅｆｔｉｎｐｕｔａｎｄｂａｃｋｌａｓｈｂＬｎｐ１ｓ、ｂＬｎｐ２ｓ

５．５　并车级双分支齿侧间隙对传动系统的均载特性
影响分析

　　研究并车级双分支齿侧间隙对系统均载特性的影
响，分别改变并车级齿侧间隙 ｂＬｎＢ１ｈ、ｂＬｎＢ２ｈ、ｂＲｎＢ１ｈ、ｂＲｎＢ２ｈ，
获得系统周期均载系数随分流级以及并车级双分支齿

侧间隙变化曲线。

图１２～１３所示为并车级双分支齿侧间隙与分流
级和并车级均载系数变化曲线。随着齿轮 ＺＢ与 ＺＬ１ｈ、
ＺＬ２ｈ，齿轮 ＺＢ与 ＺＲ１ｈ、ＺＲ２ｈ啮合副间齿侧间隙 ｂＬｎＢ１ｈ、
ｂＬｎＢ２ｈ、ｂＲｎＢ１ｈ、ｂＲｎＢ２ｈ等值变化，并车级均载系数 ΩＬ２ｈ与
ΩＲ２ｈ对分流级双边齿侧间隙敏感，随着齿侧间隙 ｂＬｎＢ１ｈ
与ｂＬｎＢ２ｈ、ｂＲｎＢ１ｈ与ｂＲｎＢ２ｈ增加而减小，如图１２（ｂ）和图１３
（ｂ）所示；并车级双分支齿侧间隙对分流级均载系数影
响小，如图１２（ａ）和图１３（ａ）所示。

图１２　右输入均载系数与间隙ｂＲｎＢ１ｈ、ｂＲｎＢ２ｈ变化关系

Ｆｉｇ．１２Ｒｅｌａｔｉｏｎｓｈｉｐｂｅｔｗｅｅｎｔｈｅｌｏａｄｓｈａｒｉｎｇｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔ
ｏｆｒｉｇｈｔｉｎｐｕｔａｎｄｂａｃｋｌａｓｈｂＲｎＢ１ｈ、ｂＲｎＢ２ｈ
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图１３　左输入均载系数与间隙ｂＬｎＢ１ｈ、ｂＬｎＢ２ｈ变化关系

Ｆｉｇ．１３Ｒｅｌａｔｉｏｎｓｈｉｐｂｅｔｗｅｅｎｔｈｅｌｏａｄｓｈａｒｉｎｇｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔ
ｏｆｌｅｆｔｉｎｐｕｔａｎｄｂａｃｋｌａｓｈｂＬｎＢ１ｈ、ｂＬｎＢ２ｈ

５．６　齿侧间隙对传动系统的动载特性的影响分析
从前面的研究可知，双分支齿侧间隙的同步变化

有利于改善均载系数，但是较大的齿侧间隙会导致系

统产生较大冲击载荷，影响传动系统的动载系数。为

研究齿侧间隙对传动系统动载系数的影响，假设同步

改变各齿轮啮合副间齿侧间隙，使其从０～６０μｍ变
化，获得动载系数随各齿轮啮合副间齿侧间隙变化曲

线，如图１４所示。传动系统左右输入的分流级和并车
级动载系数随齿侧间隙的增加而增大。并车级动载系

数ＧＬｎＢ１ｈ、ＧＬｎＢ２ｈ、ＧＲｎＢ１ｈ和ＧＲｎＢ２ｈ对齿侧间隙敏感度相对分
流级动载系数ＧＬｎｐ１ｓ、ＧＬｎｐ２ｓ、ＧＲｎｐ１ｓ和ＧＲｎｐ２ｓ高。

图１４　动载系数与齿侧间隙变化关系
Ｆｉｇ．１４Ｒｅｌａｔｉｏｎｓｈｉｐｂｅｔｗｅｅｎｄｙｎａｍｉｃ
ｌｏａｄｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔａｎｄｂａｃｋｌａｓｈ

６　结　论

（１）分流级均载系数随分流级单分支齿侧间隙增
加而增大，随分流级双分支齿侧间隙增加而减小；

（２）分流级单分支、双分支齿侧间隙对并车级均
载系数影响较小；

（３）并车级均载系数随并车级单分支齿侧间隙增
加而增大，随并车级双分支齿侧间隙增加而减小；

（４）并车级单分支、双分支齿侧间隙对分流级均
载系数影响较小；

（５）传动系统的动载系数随双分支齿侧间隙的增
加而增大。
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图１０　调频ＥＭＤ分解的第六个ＩＭＦ分量的包络谱图
Ｆｉｇ．１０ＥｎｖｅｌｏｐｅｓｐｅｃｔｒｕｍｏｆｔｈｅｓｉｘｔｈＩＭＦ
ｉｎＦＭＥＭＤｄｅｃｏｍｐｏｓｉｔｉｏｎｒｅｓｕｌｔｓ

率１４６．５Ｈｚ处有明显的冲击，与滚动体的故障特征相
符合，由此可以判断滚动轴承的故障为滚动体故障。

４　结　论

本文对ＥＭＤ和 ＦＭＥＭＤ两种算法进行了数值仿
真，并将此两种方法对轴承故障信号进行处理，可得

结论：

（１）ＦＭＥＭＤ方法较原 ＥＭＤ方法能够有效地分
解具有相对密集频率成分的弱非线性衰减信号，得到

物理意义明确的 ＩＭＦ，且模态混叠程度有了一定的
改善。

（２）ＦＭＥＭＤ方法可以应用于轴承故障诊断领
域，可以在一定程度上提高故障诊断精度。
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