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摘　要：为了对转矩分流齿轮系统均载特性进行更加深入的研究，建立系统非线性动力学模型，采用数
值仿真方法计算系统的均载系数，分析联动轴扭转刚度、输出轴支撑刚度、输入转速以及轴位角对均载系数

的影响规律，并对齿轮系统进行实验研究。研究结果表明：输出端的均载系数大于输入端的均载系数，高压

输入端的均载系数大于低压输入端的均载系数；均载系数随联动轴扭转刚度的增加而增加，随支撑刚度的增

加先减小后平缓；在不同转速下均载系数呈现波动变化，在４１００～４４００ｒ／ｍｉｎ输入转速区间出现了谐振
峰；轴位角ａ２的值会影响均载系数随ａ１变化的规律，尽可能减小轴位角可以提高系统的均载性能。通过实
验测试验证了本文分析模型的正确性。
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　　转矩分流齿轮系统具有重量轻、传递载荷大
以及能够降低传动噪声等优点，最早在直升机中

得到应用。Ｒａｓｈｉｄｉ［１］和 Ｗｈｉｔｅ［２－３］分别对直升机
转矩分流传动系统的动力学特性进行了研究；

Ｋｒａｎｔｚ［４－５］等对直升机齿轮箱的均载特性以及振
动特性进行了研究；Ｗｈｉｔｅ［３］对模型直升机力矩分
流传动系统进行了设计分析；Ｂｅｃｈｈｏｅｆｅｒ等［６］通

过利用多种齿轮分析算法，对转矩分流齿轮箱的

性能状态量化方法进行了研究。现代船舶科技的

发展对传动系统功率密度提出了更高的要求，由

此推动了转矩分流齿轮系统在船舶动力系统中的

研究与应用。张婷［７］、董皓［８］以及李楠［９］等分别

对转矩分流系统的固有特性和动载系数进行了求

解。常乐浩等［１０］以船用转矩双分流二级齿轮系

统为研究对象，对系统的动态特性进行了求解。

现有文献虽然对转矩分流轮系均载特性进行了较
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多研究，但在联动轴扭转刚度、齿轮支撑刚度等因

素对均载特性影响方面研究不足，且尚无文献研

究轴位角对系统均载特性的影响，不能为船用转

矩分流轮系的设计与应用提供充分的理论支撑。

本文以船用双输入转矩分流齿轮传动系统

（以下简称转矩分流轮系）为研究对象，建立考虑

时变啮合刚度、时变齿侧间隙等非线性因素的动

力学模型，开展联动轴扭转刚度、支撑刚度、输入

转速以及轴位角对系统均载特性影响的研究，为

船用转矩分流轮系的分析和设计提供理论依据。

１　系统动力学模型

转矩分流轮系三维模型结构如图１所示，其
输入端分别与主机的高压输出端和低压输出端相

连，系统的动力传递路线自然分为高压侧和低压

侧。为了提升传递效率、提高传递功率，高、低压

侧分别采用转矩分流形式的二级齿轮传动，来自

主机的功率最后通过Ⅱ级小齿轮与Ⅱ级大齿轮的
啮合传递到输出轴。

图１中用Ｚ表示各齿轮，ＺＨ１表示高压侧Ⅰ级
小齿轮；ＺＨ２、Ｚ

Ｈ
３分别表示高压侧Ⅰ级大齿轮；Ｚ

Ｈ
４、

ＺＨ５分别表示高压侧Ⅱ级小齿轮；Ｚ６表示Ⅱ级输
出大齿轮；ＺＬ１、Ｚ

Ｌ
２、Ｚ

Ｌ
３、Ｚ

Ｌ
４以及 Ｚ

Ｌ
５表示与高压侧相

对应的低压侧齿轮。Ⅰ级大齿轮与Ⅱ级小齿轮通
过联动轴相连。

图１　转矩分流轮系模型结构
Ｆｉｇ．１　Ｍｏｄｅｌｓｔｒｕｃｔｕｒｅｏｆｔｏｒｑｕｅｓｐｉｌｔｇｅａｒｓｙｓｔｅｍ

　　转矩分流轮系动力学模型如图２所示，在建
模时假设：轮毂为刚体，轮齿为弹性体；齿轮轴两

端的轴承具有相同的参数和动力学特性；组成人

字齿轮的两个斜齿轮具有相同的啮合刚度、啮合

阻尼以及静态传动误差；考虑传动轴侧扭转变形。

本模型中不考虑齿面摩擦以及偏心对系统的影

响，同时忽略人字齿轮轴向振动。

图２中，Ｔｎｉｎ为输入转矩（上标ｎ＝Ｈ代表高压
端，ｎ＝Ｌ代表低压端，下同），负载转矩为 Ｔｏｕｔ；θ

ｎ
ｉ

（ｉ＝１，２，…，５，下同）和θ６为各齿轮扭转角，Ｉ
ｎ
ｉ和

Ｉ６为各齿轮组件的转动惯量；Ｍ
ｎ
ｉ和 Ｍ６为各齿轮

组件的集中质量；ｋｎｉｊ为齿轮啮合刚度；ｃ
ｎ
ｉｊ为啮合阻

尼；ｂｎｉｊ为啮合齿侧间隙；ｅ
ｎ
ｉｊ（ｔ）表示静态传动误差。

图２　转矩分流轮系动力学模型
Ｆｉｇ．２　Ｄｙｎａｍｉｃｍｏｄｅｌｏｆｔｏｒｑｕｅｓｐｉｌｔｇｅａｒｓｙｓｔｅｍ
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综合以上分析，系统的广义位移向量可表示为

Ｕ＝｛ｘＨ１，ｙ
Ｈ
１，θ

Ｈ
１     

，…，
高压侧

ｘＬ１，ｙ
Ｌ
１，θ

Ｌ
１     

，…，
低压侧

ｘ６，ｙ６，θ６｝

（１）

２　系统动力学微分方程

２．１　动态啮合力

随着齿轮的转动以及轴承间隙的变化，齿轮

的中心坐标随着时间发生变化进而引起啮合中心

距以及啮合角的变化，使得齿侧间隙也处于动态

变化中，动态齿侧间隙可表示为

ｂ（ｔ）＝２ｂ０＋２ａ０（ｉｎｖα′（ｔ）－ｉｎｖα０）ｃｏｓα０（２）
式中，α′（ｔ）＝ａｒｃｃｏｓ（ａ０ｃｏｓα０／ａ′（ｔ）），ｂ０为初始
齿侧间隙，ｉｎｖα＝ｔａｎα－α，ａ０、α０为初始安装中心
距和压力角，ａ′、α′为齿轮运行过程中的中心距和
压力角。其中动态中心距可表示为

ａ′（ｔ）＝ （ａ０ｃｏｓα０＋ｘ２（ｔ）－ｘ１（ｔ））
２＋（ａ０ｓｉｎα０＋ｙ２（ｔ）－ｙ１（ｔ））槡

２

（３）
根据齿侧间隙的分段特性，动态间隙的非线

性函数可表示为

ｆ（δ（ｔ），ｂ（ｔ））＝
δ（ｔ）－ｂ（ｔ）／２，δ（ｔ）＞ｂ（ｔ）／２
０，－ｂ（ｔ）／２≤δ（ｔ）≤ｂ（ｔ）／２
δ（ｔ）＋ｂ（ｔ）／２，δ（ｔ）＜－ｂ（ｔ）／

{
２
（４）

式中，δ（ｔ）为齿轮啮合动态传递误差函数。
齿轮系统受到激励力的作用，在平衡位置

做微小振动，将振动状态的ｘ方向的相对位移以
及 ｙ方向的相对位移转换到啮合线上，如图 ３
所示。

图３　齿轮啮合线相对位移

Ｆｉｇ．３　Ｒｅｌａｔｉｖｅｄｉｓｐｌａｃｅｍｅｎｔｏｆｇｅａｒｍｅｓｈｌｉｎｅ

图３中，φｎｉｊ为齿轮副啮合线与 ｘ轴正向的夹

角，ｘ方向到啮合线的转换关系为（ｘｎｉ－ｘ
ｎ
ｊ）ｃｏｓφ

ｎ
ｉｊ，

用线段 ａｂ表示；ｙ方向到啮合线的转换关系为
（ｙｎｉ－ｙ

ｎ
ｊ）ｓｉｎφ

ｎ
ｉｊ，用线段ｃｄ表示。综合考虑齿轮扭

转方向转换到啮合线上的线位移，以及齿轮的静

态传动误差ｅｎｉｊ（ｔ），则由动态激励引起的齿轮动态
传动误差可表示为

δｎ１２（ｔ）＝ｒ
ｎ
ｂ１θ

ｎ
１－ｒ

ｎ
ｂ２θ

ｎ
２＋（ｘ

ｎ
１－ｘ

ｎ
２）ｃｏｓφ

ｎ
１２＋

　　　 （ｙｎ１－ｙ
ｎ
２）ｓｉｎφ

ｎ
１２－ｅ

ｎ
１２（ｔ）

δｎ１３（ｔ）＝ｒ
ｎ
ｂ１θ

ｎ
１－ｒ

ｎ
ｂ３θ

ｎ
３＋（ｘ

ｎ
１－ｘ

ｎ
３）ｃｏｓφ

ｎ
１３＋

　　　 （ｙｎ１－ｙ
ｎ
３）ｓｉｎφ

ｎ
１３－ｅ

ｎ
１３（ｔ）

δｎ４６（ｔ）＝ｒ
ｎ
ｂ４θ

ｎ
４－ｒｂ６θ６＋（ｘ

ｎ
４－ｘ６）ｃｏｓφ

ｎ
４６＋

　　　 （ｙｎ４－ｙ６）ｓｉｎφ
ｎ
４６－ｅ

ｎ
４６（ｔ）

δｎ５６（ｔ）＝ｒ
ｎ
ｂ５θ

ｎ
５－ｒｂ６θ６＋（ｘ

ｎ
５－ｘ６）ｃｏｓφ

ｎ
５６＋

　　　 （ｙｎ５－ｙ６）ｓｉｎφ
ｎ
５６－ｅ

ｎ
５６（ｔ



















）

（５）

式中：φｎ１２、φ
ｎ
１３、φ

ｎ
４６、φ

ｎ
５６分别表示Ⅰ级小齿轮与Ⅰ

级大齿轮、Ⅱ级小齿轮与Ⅱ级大齿轮之间的端面
方向啮合线与ｘ正方向的夹角；ｒｎｂｉ表示各齿轮分
度圆半径。

考虑传动系统的齿侧间隙，各齿轮间动态啮

合力可表示为

Ｆｎｍ１２（ｔ）＝［ｋ
ｎ
１２（ｔ）ｆ

ｎ
１２（δ

ｎ
１２（ｔ），ｂ

ｎ
１２（ｔ））＋

　　　　ｃｎ１２δ
·ｎ
１２（ｔ）］ｃｏｓβ１

Ｆｎｍ１３（ｔ）＝［ｋ
ｎ
１３（ｔ）ｆ

ｎ
１３（δ

ｎ
１３（ｔ），ｂ

ｎ
１３（ｔ））＋

　　　　ｃｎ１３δ
·ｎ
１３（ｔ）］ｃｏｓβ１

Ｆｎｍ４６（ｔ）＝［ｋ
ｎ
４６（ｔ）ｆ

ｎ
４６（δ

ｎ
４６（ｔ），ｂ

ｎ
４６（ｔ））＋

　　　　ｃｎ４６δ
·ｎ
４６（ｔ）］ｃｏｓβ２

Ｆｎｍ５６（ｔ）＝［ｋ
ｎ
５６（ｔ）ｆ

ｎ
５６（δ

ｎ
５６（ｔ），ｂ

ｎ
５６（ｔ））＋

　　　　ｃｎ５６δ
·ｎ
５６（ｔ）］ｃｏｓβ





















２

（６）

式中：Ｆｎｍ１２、Ｆ
ｎ
ｍ１３、Ｆ

ｎ
ｍ４６、Ｆ

ｎ
ｍ５６分别表示Ⅰ级小齿轮与

Ⅰ级大齿轮、Ⅱ级小齿轮与Ⅱ级大齿轮之间的端
面齿轮啮合力；β１、β２分别为Ⅰ级啮合齿轮副和
Ⅱ级啮合齿轮副的齿轮螺旋角。

由于齿轮啮合刚度随着齿轮的转动具有明显

的周期性，为了后续计算的方便，斜齿轮法向综合

啮合刚度可表示为Ｆｏｕｒｉｅｒ级数的形式

ｋｍ（ｔ）＝ｋ０＋∑
３

ｎ＝１
ｋｎｃｏｓ（ｎωｍｔ＋ｎ） （７）

式中，ｋ０为平均啮合刚度，ｋ０＝（０．７５εα＋０．２５）ｋｐ，
且有

ｋｎ＝
２－２ｃｏｓ［２ｎπ（εα－ｍ槡 ）］

π
（８）

ｎ＝ａｒｃｔａｎ
１－ｃｏｓ［２ｎπ（εα－ｍ）］
ｓｉｎ［２ｎπ（εα－ｍ）］

（９）

其中：εα为端面重合度；ωｍ为啮合频率；ｋｐ＝１／ｑ
为单对齿啮合刚度，ｑ的计算公式为

ｑ＝０．０４７２３＋０．１５５５１ｚｖ１
＋０．２５７９１ｚｖ２

（１０）

式中：ｚｖ１、ｚｖ２分别为大、小齿轮的当量齿数；ｚｖ＝
ｚ／ｃｏｓ３β，其中β为齿轮螺旋角。

·４３１·
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２．２　系统微分方程

考虑到传动系统中高压侧与低压侧结构形式

相对称，因此微分方程相同，本文只对单侧传动系

统的微分方程进行推导。根据对每个齿轮受力状

态进行的分析，再运用拉格朗日方程，得到各齿轮

副的运动微分方程为

Ｍｎ１̈ｙ
ｎ
１＋ｃ

ｎ
ｂｙ１ｙ

ｎ
１＋ｋ

ｎ
ｂｙ１ｙ

ｎ
１＝－Ｍ

ｎ
１ｇ＋Ｆ

ｎ
ｍ１２ｓｉｎφ

ｎ
１２＋Ｆ

ｎ
ｍ１３ｓｉｎφ

ｎ
１３

Ｍｎ１̈ｘ
ｎ
１＋ｃ

ｎ
ｂｘ１ｘ

ｎ
１＋ｋ

ｎ
ｂｘ１ｘ

ｎ
１＝＋Ｆ

ｎ
ｍ１２ｃｏｓφ

ｎ
１２＋Ｆ

ｎ
ｍ１３ｃｏｓφ

ｎ
１３

Ｉｎ１θ
¨
１＝Ｔ

ｎ
ｉｎ－（Ｆ

ｎ
ｍ１２＋Ｆ

ｎ
ｍ１３）ｒ

ｎ
ｂ１

Ｍｎ２̈ｙ
ｎ
２＋ｃ

ｎ
ｂｙ２ｙ

ｎ
２＋ｋ

ｎ
ｂｙ２ｙ

ｎ
２＝－Ｍ

ｎ
２ｇ－Ｆ

ｎ
ｍ１２ｓｉｎφ

ｎ
１２

Ｍｎ２̈ｘ
ｎ
２＋ｃ

ｎ
ｂｘ２ｘ

ｎ
２＋ｋ

ｎ
ｂｘ２ｘ

ｎ
２＝－Ｆ

ｎ
ｍ１２ｃｏｓφ

ｎ
１２

Ｉｎ２θ
ｎ̈
２＝－Ｔ

ｎ
２４＋Ｆ

ｎ
ｍ１２ｒ

ｎ
ｂ２

Ｍｎ３̈ｙ
ｎ
３＋ｃ

ｎ
ｂｙ３ｙ

ｎ
３＋ｋ

ｎ
ｂｙ３ｙ

ｎ
３＝－Ｍ

ｎ
３ｇ－Ｆ

ｎ
ｍ１３ｓｉｎφ

ｎ
１３

Ｍｎ３̈ｘ
ｎ
３＋ｃ

ｎ
ｂｘ３ｘ

ｎ
３＋ｋ

ｎ
ｂｘ３ｘ

ｎ
３＝－Ｆ

ｎ
ｍ１３ｃｏｓφ

ｎ
１３

Ｉｎ３θ
ｎ̈
３＝－Ｔ

ｎ
３５＋Ｆ

ｎ
ｍ１３ｒ

ｎ
ｂ３

Ｍｎ４̈ｙ
ｎ
４＋ｃ

ｎ
ｂｙ４ｙ

ｎ
４＋ｋ

ｎ
ｂｙ４ｙ

ｎ
４＝－Ｍ

ｎ
４ｇ＋Ｆ

ｎ
ｍ４６ｓｉｎφ

ｎ
４６

Ｍｎ４̈ｘ
ｎ
４＋ｃ

ｎ
ｂｘ４ｘ

ｎ
４＋ｋ

ｎ
ｂｘ４ｘ

ｎ
４＝Ｆ

ｎ
ｍ４６ｃｏｓφ

ｎ
４６

Ｉｎ４θ
ｎ̈
４＝Ｔ

ｎ
２４－Ｆ

ｎ
ｍ４６ｒ

ｎ
ｂ４

Ｍｎ５̈ｙ
ｎ
５＋ｃ

ｎ
ｂｙ５ｙ

ｎ
５＋ｋ

ｎ
ｂｙ５ｙ

ｎ
５＝－Ｍ

ｎ
５ｇ＋Ｆ

ｎ
ｍ５６ｓｉｎφ

ｎ
５６

Ｍｎ５̈ｘ
ｎ
５＋ｃ

ｎ
ｂｘ５ｘ

ｎ
５＋ｋ

ｎ
ｂｘ５ｘ

ｎ
５＝Ｆ

ｎ
ｍ５６ｃｏｓφ

ｎ
５６

Ｉｎ５θ
ｎ̈
５＝Ｔ

ｎ
３５－Ｆ

ｎ
ｍ５６ｒ

ｎ
ｂ５

Ｍ６̈ｙ６＋ｃｂｙ６ｙ６＋ｋｂｙ６ｙ６＝－Ｆ
Ｈ
ｍ５６ｓｉｎφ

Ｈ
５６－Ｆ

Ｈ
ｍ４６ｓｉｎφ

Ｈ
４６－

　　ＦＬｍ５６ｓｉｎφ
Ｌ
５６－Ｆ

Ｌ
ｍ４６ｓｉｎφ

Ｌ
４６－Ｍ６ｇ

Ｍ６̈ｘ６＋ｃｂｘ６ｘ６＋ｋｂｘ６ｘ６＝－Ｆ
Ｈ
ｍ５６ｃｏｓφ

Ｈ
５６－Ｆ

Ｈ
ｍ４６ｃｏｓφ

Ｈ
４６－

　　ＦＬｍ５６ｃｏｓφ
Ｌ
５６－Ｆ

Ｌ
ｍ４６ｃｏｓφ

Ｌ
４６

Ｉ６θ
¨
６＝－Ｔｌｏａｄ＋Ｆ

Ｈ
ｍ５６ｒ

Ｈ
ｂ５＋Ｆ

Ｈ
ｍ４６ｒ

Ｈ
ｂ４＋Ｆ

Ｌ
ｍ５６ｒ

Ｌ
ｂ５＋Ｆ

Ｌ
ｍ４６ｒ

Ｌ
ｂ









































４

（１１）
其中：ｋｎｂｙｉ、ｃ

ｎ
ｂｙｉ、ｋ

ｎ
ｂｘｉ、ｃ

ｎ
ｂｘｉ分别表示各齿轮 ｙ方向和 ｘ

方向上的轴承刚度和阻尼，根据文献［１１］的内
容，求解滑动轴承的 Ｒｅｙｎｏｌｄｓ方程，可以得到随
齿轮轴心变化的时变轴承支撑刚度和阻尼；Ｔｎ２４、
Ｔｎ３５分别表示联动轴传递的扭转力矩；ｇ为重力加
速度。

２．３　联动轴扭转刚度及阻尼计算

将联动轴简化为理想轴来处理，考虑其扭转

变形以及弯曲变形，不计联动轴的质量。联动轴

的刚度计算模型如图４所示。
图４中，Ｄｓ和 ｄｓ分别为联动轴的外径和内

径，ｌ为联动轴长度，联动轴两端的自由度分别为
｛ｘ１，ｙ１，θ１｝和｛ｘ２，ｙ２，θ２｝。根据材料力学的相
关知识，联动轴的扭转刚度、弯曲刚度的计算公

式为

图４　联动轴刚度计算模型
Ｆｉｇ．４　Ｃａｌｃｕｌａｔｉｏｎｍｏｄｅｌｏｆｌｉｎｋａｇｅｓｈａｆｔ

ｋｘ＝１２ＥＩｘ／ｌ
３

ｋｙ＝１２ＥＩｙ／ｌ
３

ｋｓ＝
{

ＧＪ／ｌ

（１２）

式中：Ｅ和Ｇ分别是联动轴材料的杨氏弹性模量以
及剪切弹性模量；Ｉｘ、Ｉｙ和Ｊ分别是轴截面关于ｘ、ｙ
轴的惯性矩以及截面的极惯性矩，计算公式为

Ｉｘ＝Ｉｙ＝π（Ｄ
４
ｓ－ｄ

４
ｓ）／６４

Ｊ＝π（Ｄ４ｓ－ｄ
４
ｓ）／{ ３２

（１３）

根据轴端扭转位移可计算出联动轴所传递扭

转力矩的大小，其计算公式为 Ｔ＝ｋｓ（θ１－θ２）＋

ｃｓ（θ
·
１－θ
·
２），其中ｋｓ表示联动轴扭转刚度，ｃｓ为

联动轴扭转阻尼。扭转阻尼可通过以下经验公式

计算得到：

ｃｓ＝２ξｓ
ｋｓＩ１Ｉ２
Ｉ１＋Ｉ槡 ２

（１４）

式中，ξｓ为相对阻尼比系数，Ｉ１、Ｉ２分别为联动轴
两端截面相对于中心的极惯性矩。

２．４　齿轮啮合线夹角计算

齿轮啮合线夹角计算模型如图５所示。图中
用ａ１表示高压侧两转矩分流轮与Ⅱ级大齿轮中
心连线的夹角，即线段 Ｏ３５Ｏ６与 Ｏ２４Ｏ６之间的夹
角；用ａ２表示高压侧Ⅰ级小齿轮、Ⅱ级大齿轮中
心连线与竖直方向的夹角，即线段Ｏ１Ｏ６与ｙ方向
的夹角；用ａ３表示高压侧两转矩分流轮与Ⅰ级小
齿轮中心连线的夹角，即线段 Ｏ１Ｏ２４和 Ｏ１Ｏ３５之间
的夹角。考虑到高、低压侧齿轮传动组各齿轮位

置沿中轴线对称，所以上述位置角低压侧与高压

侧相同，此处不再论述。根据几何关系，经过推导

可以得到各齿轮啮合线与ｘ轴正向的夹角为
φＨ１２＝αｔ１＋ａ３／２＋ａ２
φＨ１３＝αｔ１－ａ３／２＋ａ２
φＨ４６＝π－αｔ２－ａ１／２＋ａ２
φＨ５６＝π－αｔ２＋ａ１／２＋ａ










２

（１５）

·５３１·



国 防 科 技 大 学 学 报 第４３卷

图５　齿轮啮合线夹角计算模型
Ｆｉｇ．５　Ｃａｌｃｕｌａｔｉｏｎｍｏｄｅｌｏｆｇｅａｒｍｅｓｈｉｎｇａｎｇｌｅ

φＬ１２＝αｔ１＋ａ３／２－ａ２
φＬ１３＝αｔ１－ａ３／２－ａ２
φＬ４６＝π－αｔ２－ａ１／２－ａ２
φＬ５６＝π－αｔ２＋ａ１／２－ａ










２

（１６）

其中：αｔｉ为齿轮的端面压力角；ａ１、ａ２如图５中所
标注，其大小决定了高、低压侧齿轮组的位置。根

据几何关系可知由ａ１能够得到ａ３，其计算公式为

ａ３＝２ａｒｃｓｉｎ
ｒｂ４＋ｒｂ６
ｒｂ１＋ｒｂ３

ｃｏｓαｔ１
ｃｏｓαｔ２

ｓｉｎ
ａ１( )２ （１７）

２．５　系统均载系数计算

利用２．１节中计算得到的各级齿轮动态啮合
力对均载系数进行定义，设Ωｎ１２（ｔ）、Ω

ｎ
１３（ｔ）为输入

Ⅰ级小齿轮与两Ⅰ级大齿轮啮合的动态均载系
数，Ωｎ４６（ｔ）、Ω

ｎ
５６（ｔ）为两Ⅱ级小齿轮与Ⅱ级大齿轮

啮合的动态均载系数，其计算公式为

Ωｎ１２（ｔ）＝
２Ｆｎｍ１２（ｔ）

Ｆｎｍ１２（ｔ）＋Ｆ
ｎ
ｍ１３（ｔ）

Ωｎ１３（ｔ）＝
２Ｆｎｍ１３（ｔ）

Ｆｎｍ１２（ｔ）＋Ｆ
ｎ
ｍ１３（ｔ）

Ωｎ４６（ｔ）＝
４Ｆｎｍ４６（ｔ）

ＦＨｍ４６（ｔ）＋Ｆ
Ｈ
ｍ５６（ｔ）＋Ｆ

Ｌ
ｍ４６（ｔ）＋Ｆ

Ｌ
ｍ５６（ｔ）

Ωｎ５６（ｔ）＝
４Ｆｎｍ５６（ｔ）

ＦＨｍ４６（ｔ）＋Ｆ
Ｈ
ｍ５６（ｔ）＋Ｆ

Ｌ
ｍ４６（ｔ）＋Ｆ

Ｌ
ｍ５６（ｔ

















）

（１８）
设ΩＨｉｎｐｕｔ（ｔ）、Ω

Ｌ
ｉｎｐｕｔ（ｔ）分别为高、低压侧输入

级动态均载系数，Ωｏｕｔｐｕｔ（ｔ）为输出级动态均载系
数，则有

ΩＨｉｎｐｕｔ（ｔ）＝ｍａｘ（Ω
Ｈ
１２（ｔ），Ω

Ｈ
１３（ｔ））

ΩＬｉｎｐｕｔ（ｔ）＝ｍａｘ（Ω
Ｌ
１２（ｔ），Ω

Ｌ
１３（ｔ））

Ωｏｕｔｐｕｔ（ｔ）＝ｍａｘ（Ω
Ｈ
４６（ｔ），Ω

Ｈ
５６（ｔ），Ω

Ｌ
４６（ｔ），Ω

Ｌ
５６（ｔ

{
））

（１９）

３　系统均载特性分析

转矩分流轮系均载特性的好坏直接决定了船

舶动力系统的工作性能，因此本文在集中质量数

学模型的基础上对其进行数值仿真，以研究联动

轴扭转刚度、支撑刚度、输入转速以及轴位角对系

统均载特性的影响。本文采用４阶定步长Ｒｕｎｇｅ
Ｋｕｔｔａ算法对系统微分方程进行求解。系统参数
如表１所示，设高压侧输入转速为３０００ｒ／ｍｉｎ。

表１　齿轮结构参数
Ｔａｂ．１　Ｐａｒａｍｅｔｅｒｓｏｆｇｅａｒｓ

尺寸

参数

高／低压Ⅰ
级小齿轮

高／低压Ⅰ
级大齿轮

Ⅱ级
小齿轮

Ⅱ级
大齿轮

齿数 ３２／４０ １３８／１３０ ３０ ２７８

法向模

数／ｍｍ
５ ５ ８ ８

压力角／（°） ２０ ２０ ２０ ２０

螺旋角／（°） ２５ ２５ ２０ ２０

将联动轴的扭转刚度从１０５Ｎ·ｍ／ｒａｄ增加
至１０７Ｎ·ｍ／ｒａｄ，分析扭转刚度对转矩分流系统
均载系数的影响规律，计算结果如图６所示。由
图中曲线可以看出，在所取扭转刚度范围内，系统

输入端、输出端均载系数都随着扭转刚度的增加

而增加。当扭转刚度小于１０６Ｎ·ｍ／ｒａｄ时，均载
系数对扭转刚度的变化较为敏感；当扭转刚度大

于１０６Ｎ·ｍ／ｒａｄ时，均载系数的变化趋于平缓。
由曲线变化规律可知，通过减小联动轴的扭转刚

度，可以降低均载系数进而提升系统的均载特性。

这是因为当扭转刚度较小时，联动轴可通过较大

的扭转变形吸收部分齿轮啮合引发的冲击，进而

使得传递的力矩趋于平稳。

图６　系统随联动轴扭转刚度变化的振动响应
Ｆｉｇ．６　Ｉｎｆｌｕｅｎｃｅｏｎｌｏａｄｓｈａｒｉｎｇｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔｓｗｉｔｈｔｈｅ
ｃｈａｎｇｅｓｏｆｔｏｒｓｉｏｎａｌｓｔｉｆｆｎｅｓｓｏｆｔｈｅｌｉｎｋａｇｅｓｈａｆｔ
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令转矩分流系统输出轴 ｙ向支撑刚度从
１０７Ｎ／ｍ增加至１０９Ｎ／ｍ，对其进行数值计算，分
析支撑刚度对系统均载特性的影响，计算结果如

图７所示。由图中曲线可以看出，随着支撑刚度
的增加，系统输入端、输出端均载系数呈现先快速

下降后平缓的变化趋势。当支撑刚度小于

１０８Ｎ／ｍ时，支撑刚度对均载系数的影响较大；当
支撑刚度大于１０８Ｎ／ｍ时，增加支撑刚度对系统
均载系数影响不大。由上可知，在一定范围内增

加输出端支撑刚度有助于改善系统的均载特性。

图７　系统输出轴支撑刚度对均载系数的影响
Ｆｉｇ．７　Ｉｎｆｌｕｅｎｃｅｏｎｌｏａｄｓｈａｒｉｎｇｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔｓｗｉｔｈ
ｔｈｅｃｈａｎｇｅｓｏｆｓｕｐｐｏｒｔｓｔｉｆｆｎｅｓｓｏｆｔｈｅｏｕｔｐｕｔｓｈａｆｔ

令系统输入转速从 １０００ｒ／ｍｉｎ增加至
６０００ｒ／ｍｉｎ，对系统模型进行数值计算，研究在不
同转速下转矩分流系统的均载系数变化规律，计算

结果如图８所示。由图中曲线可以看出，系统均载
系数在不同转速下波动变化，输出端均载系数大于

输入端均载系数，在４１００～４４００ｒ／ｍｉｎ的输入转
速区间出现了均载系数峰值，说明此时系统的啮合

频率与固有频率相近从而引发了谐振，其中高、低

压输入端均载曲线出现了两个谐振峰值，说明输入

端在此处有相邻的两阶局部模态频率。

图８　系统输入转速变化对均载系数的影响
Ｆｉｇ．８　Ｉｎｆｌｕｅｎｃｅｏｎｌｏａｄｓｈａｒｉｎｇｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔｓｗｉｔｈ

ｔｈｅｃｈａｎｇｅｓｏｆｉｎｐｕｔｓｐｅｅｄ

轴位角ａ１、ａ２是决定转矩分流轮系结构布局
的两个重要的参数，在一定范围内改变轴位角的

数值，分析其变化对系统均载系数的影响。以齿

轮间发生干涉为边界条件，可计算得到ａ１的取值
区间为［３３５°，４１２°］，在实际中 ａ１的取值范围
应小于上述极限区间，同时对 ａ１的边界值取整，
可得ａ１的计算取值区间为［３４°，４１°］。同理可得
ａ２可取的最小值为３７９°，设其计算取值区间为
［３８°，９０°］。计算所得均载系数结果如图９所示。

由图９（ａ）中均载系数分布曲面可以看出，轴
位角一定时，均载系数输出端大于高压输入端，高

压输入端大于低压输入端，这与前述分析结果相

（ａ）均载系数三维云图
（ａ）Ｔｈｒｅｅｄｉｍｅｎｓｉｏｎａｌｄｉａｇｒａｍｏｆｌｏａｄｓｈａｒｉｎｇｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔ

（ｂ）高压输入端均载系数
（ｂ）Ｌｏａｄｓｈａｒｉｎｇｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔｏｆｈｉｇｈｐｒｅｓｓｕｒｅｉｎｐｕｔｅｎｄ

（ｃ）低压输入端均载系数
（ｃ）Ｌｏａｄｓｈａｒｉｎｇｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔｏｆｌｏｗｐｒｅｓｓｕｒｅｉｎｐｕｔｅｎｄ
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（ｄ）输出端均载系数
（ｄ）Ｌｏａｄｓｈａｒｉｎｇｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔｏｆｏｕｔｐｕｔｅｎｄ

图９　轴位角变化对均载系数的影响
Ｆｉｇ．９　Ｉｎｆｌｕｅｎｃｅｏｎｌｏａｄｓｈａｒｉｎｇｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔｓｗｉｔｈ

ｔｈｅｃｈａｎｇｅｓｏｆｐｏｓｉｔｉｏｎａｎｇｌｅ

一致。图９（ｂ）～（ｄ）为均载系数随轴位角变化
的二维云图，由图可直观地看出不同轴位角组合

时系统均载系数的分布情况。输入、输出端均载

系数的变化规律相同；当ａ１＝３４°、ａ２＝３８°时均载
系数最小，当ａ１＝４１°、ａ２为６０°左右时均载系数
最大。均载系数随 ａ１变化的规律与 ａ２的值有
关，分界值出现在ａ２为７９°左右，此时均载系数几
乎不受ａ１变化的影响；当ａ２小于此分界值时，均
载系数随 ａ１的增加而增加；反之均载系数随 ａ１
的增加而减小。ａ１一定时，均载系数随ａ２的增加
呈现先增加后减小的趋势。由上述分析可知，在

保证齿轮不发生干涉的前提下尽可能减小轴位角

可以提高系统的均载性能。

４　实验验证

对某型船用功率分支齿轮系统进行实验，测

试不同工况下齿轮系统的振动响应，将实验结果

与理论计算结果进行对比，以验证本文齿轮系统

动力学建模的正确性。

４．１　实验装置

齿轮系统实验装置如图１０所示，图中１为电
动机，２为齿轮增速箱，由电动机、增速箱以及中
间的联轴器共同组成了试验系统的输入单元；３
为船用双输入功率分支试验齿轮箱；４为支持轴
承，５是齿轮增速箱，６是测功器，这３个装置及其
中间的联轴器共同组成了试验系统的负载单元。

４．２　测试原理及实验工况

在实验前对整个测试系统进行校准，包括各

个加速度传感器、信号放大器以及数据自动采集

处理系统。将各个测点打磨平整并做好标记，传

图１０　功率分支齿轮系统实验装置布置
Ｆｉｇ．１０　Ａｒｒａｎｇｅｍｅｎｔｄｉａｇｒａｍｏｆｐｏｗｅｒｓｐｌｉｔｇｅａｒｓｙｓｔｅｍ

感器磁性底座放于各测点上。测试时，将由

ＢＫ４３８４压电加速度传感器测得的振动信号经
ＤＬＦ－８电荷电压滤波积分放大器放大，并积分变
为振动信号后进入 ＩＮＶ３０６Ｕ－５２６０智能信号采
集处理分析仪进行采集，最终数据进入信号分析

系统进行分析。图１１为齿轮实验系统测试框图。

ＢＫ４３８４

加速度 →
传感器

ＤＬＦ－８
→

电荷放大器

ＩＮＶ３０６Ｕ－５２６０

智能信号采集 →
处理分析仪

信号分析

系统

图１１　齿轮振动分析系统框图
Ｆｉｇ．１１　Ｓｔｒｕｃｔｕｒｅｏｆｖｉｂｒａｔｉｏｎｔｅｓｔｓｙｓｔｅｍ

　　齿轮系统测试运行工况如表２所示。输入转
速 分 别 为 ２８６０ ｒ／ｍｉｎ、４０９０ ｒ／ｍｉｎ以 及
６６５０ｒ／ｍｉｎ，对 应 的 负 荷 分 别 为 ３５０ ｋＷ、
１１００ｋＷ以及３０００ｋＷ。

表２　系统测试运行工况
Ｔａｂ．２　Ｏｐｅｒａｔｉｏｎｃｏｎｄｉｔｉｏｎｓｏｆｔｅｓｔｓｙｓｔｅｍ

驱动方式 工况

高压端输入

转速／（ｒ／ｍｉｎ）
２８６０ ４０９０ ６６５０

低压端输入

转速／（ｒ／ｍｉｎ）
２３５８ ３３７２ ５４８３

输出转速／（ｒ／ｍｉｎ） 约８６ 约１２３ 约２００

时间／ｍｉｎ ３０ ３０ ６０

高低压输入功率比 １∶０．３７ １∶０．５ １∶０．８８

负荷／ｋＷ ３５０ １１００ ３０００

４．３　实验结果及分析

对系统高压端输入转速进行设置，令ｎｉｎ分别

为２８６０ｒ／ｍｉｎ和４０９０ｒ／ｍｉｎ，对应的负载功率
Ｐｌｏａｄ分别为３５０ｋＷ和１１００ｋＷ，取输出齿轮轴承
处测点竖直方向振动加速度数据，经 ＦＦＴ变换为
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频域信号后与理论计算结果进行对比，如图 １２
所示。

（ａ）ｎｉｎ＝２８６０ｒ／ｍｉｎ，Ｐｌｏａｄ＝３５０ｋＷ

（ｂ）ｎｉｎ＝４０９０ｒ／ｍｉｎ，Ｐｌｏａｄ＝１１００ｋＷ

图１２　不同工况下理论计算结果与实验测试结果对比
Ｆｉｇ．１２　Ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎｂｅｔｗｅｅｎｔｈｅｏｒｅｔｉｃａｌｃａｌｃｕｌａｔｉｏｎａｎｄ

ｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔａｌｔｅｓｔｕｎｄｅｒｄｉｆｆｅｒｅｎｔｃｏｎｄｉｔｉｏｎ

由图１２（ａ）可知，当输入转速为２８６０ｒ／ｍｉｎ
时，实验测试频谱的主要成分为二级啮合频率

４２８７Ｈｚ及其二倍频８６３９Ｈｚ、高压一级啮合频
率１７６４Ｈｚ以及低压一级啮合频率１７１７Ｈｚ，上
述频谱理论计算的结果为 ４２９１Ｈｚ、８５８２Ｈｚ、
１７６３Ｈｚ以及１６９０Ｈｚ，理论计算结果与实验测
试结果基本相同。在图１２（ｂ）中，当输入转速为
４０９０ｒ／ｍｉｎ时，高、低压一级啮合频率的理论值分
别为２５２２Ｈｚ和２４１７Ｈｚ，对应的幅值为１６ｍ／ｓ２

和０４５ｍ／ｓ２；实验结果的频率为 ２５２３Ｈｚ和
２４１８Ｈｚ，对应的幅值分别为 １８８ｍ／ｓ２ 和
１７２ｍ／ｓ２。理论计算的二级啮合频率及其幅值
为６１３６Ｈｚ和０４２ｍ／ｓ２，实验结果与理论计算
结果吻合得较好。

综上所述，理论计算结果与实验测试结果在

频率和幅值上基本保持一致，可以说明本文所建

齿轮系统动力学模型的正确性和分析方法的合理

性。在部分频率上的幅值存在一定的偏差，其原

因有以下几个方面：理论计算时没有考虑齿轮箱

箱体及其辅助装置的影响；在建模时没有考虑齿

轮的制造、安装、偏心等因素对系统的影响；在进

行测量时也会带来一定的误差。

５　结论

本文建立了双输入转矩分流齿轮系统的非线

性动力学模型，以系统输入、输出端的均载特性为

研究目标，分别计算了系统随联动轴扭转刚度、输

出轴支撑刚度、输入转速以及轴位角变化的均载

系数，通过对结果的分析可得以下结论：

１）输出端的均载系数大于输入端的均载系
数，高压输入端的均载系数大于低压输入端的均

载系数。

２）系统输入端、输出端均载系数都随着联动
轴扭转刚度的增加而增加，当扭转刚度大于

１０６Ｎ·ｍ／ｒａｄ时，其变化对均载系数的影响较小。
３）系统输入端、输出端均载系数随着支撑刚

度的增加呈现先下降后平缓的变化趋势。当支撑

刚度小于１０８Ｎ／ｍ时，支撑刚度对均载系数的影
响较大；当支撑刚度大于１０８Ｎ／ｍ时，支撑刚度对
系统均载系数影响不大。

４）系统均载系数在不同转速下呈现波动变
化，在４１００～４４００ｒ／ｍｉｎ输入转速区间出现了均
载系数的峰值，说明此时系统发生了谐振，实际系

统中应避开此工作转速区间。

５）轴位角ａ２的值会影响均载系数随ａ１变化
的规律，在ａ２为７９°左右时会出现临界状态，此时
均载系数几乎不受 ａ１变化的影响；当 ａ２小于此
分界值时，均载系数随 ａ１的增加而增加；反之均
载系数随ａ１的增加而减小。ａ１一定时，均载系数
随ａ２的增加呈现先增加后减小的趋势。
６）通过实验结果与理论计算的对比，两者结

果相吻合，验证了本文所建模型的正确性和分析

方法的合理性。
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ｇｅａｒｂｏｘ［Ｃ］／／ Ｐｒｏｃｅｅｄｉｎｇｓ ｏｆ３１ｓｔＪｏｉｎｔＰｒｏｐｕｌｓｉｏｎ
Ｃｏｎｆｅｒｅｎｃｅ，ＳａｎＤｉｅｇｏ，１９９５．

［６］　ＢＥＣＨＨＯＥＦＥＲ Ｅ，ＬＩＲ Ｙ，ＨＥ Ｄ．Ｑｕａｎｔｉｆｉｃａｔｉｏｎｏｆ
ｃｏｎｄｉｔｉｏｎｉｎｄｉｃａｔｏｒｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅｏｎａｓｐｌｉｔｔｏｒｑｕｅｇｅａｒｂｏｘ［Ｊ］．
ＪｏｕｒｎａｌｏｆＩｎｔｅｌｌｉｇｅｎｔＭａｎｕｆａｃｔｕｒｉｎｇ， ２０１２， ２３（２）：
２１３－２２０．

［７］　张婷，李育锡，王三民．功率二分支齿轮传动系统静态均
载特性研究［Ｊ］．机械传动，２０１２，３６（３）：１４－１７．
ＺＨＡＮＧＴｉｎｇ，ＬＩＹｕｘｉ，ＷＡＮＧＳａｎｍｉｎ．Ｒｅｓｅａｒｃｈｏｎｓｔａｔｉｃ
ｌｏａｄｓｈａｒｉｎｇｏｆｔｈｅｄｕａｌｐｏｗｅｒｐａｔｈｇｅａｒｔｒａｎｓｍｉｓｓｉｏｎ［Ｊ］．
ＪｏｕｒｎａｌｏｆＭｅｃｈａｎｉｃａｌＴｒａｎｓｍｉｓｓｉｏｎ，２０１２，３６（３）：１４－１７．
（ｉｎＣｈｉｎｅｓｅ）

［８］　董皓，方宗德，王宝宾，等．基于变形协调的双重功率分
流轮系均载特性［Ｊ］．华南理工大学学报（自然科学版），
２０１２，４０（５）：１８－２３．
ＤＯＮＧＨａｏ，ＦＡＮＧＺｏｎｇｄｅ，ＷＡＮＧＢａｏｂｉｎ，ｅｔａｌ．Ｌｏａｄ
ｓｈａｒｉｎｇｃｈａｒａｃｔｅｒｉｓｔｉｃｓｏｆｇｅａｒｔｒａｉｎｗｉｔｈｄｕａｌｐｏｗｅｒｓｐｌｉｔｂａｓｅｄ
ｏｎｄｅｆｌｅｃｔｉｏｎｃｏｍｐａｔｉｂｉｌｉｔｙ［Ｊ］．ＪｏｕｒｎａｌｏｆＳｏｕｔｈＣｈｉｎａ
ＵｎｉｖｅｒｓｉｔｙｏｆＴｅｃｈｎｏｌｏｇｙ（ＮａｔｕｒａｌＳｃｉｅｎｃｅＥｄｉｔｉｏｎ），２０１２，
４０（５）：１８－２３．（ｉｎＣｈｉｎｅｓｅ）

［９］　李楠，王三民，杜佳佳．功率四分支齿轮传动系统的固有
特性与动载系数［Ｊ］．航空动力学报，２０１３，２８（２）：
４４５－４５１．
ＬＩＮａｎ，ＷＡＮＧＳａｎｍｉｎ，ＤＵＪｉａｊｉａ．Ｎａｔｕｒａｌｃｈａｒａｃｔｅｒｉｓｔｉｃｓ
ａｎｄｄｙｎａｍｉｃｌｏａｄｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔｏｆｐｏｗｅｒｆｏｕｒｅｍｂｒａｎｃｈｍｅｎｔｓ
ｇｅａｒｔｒａｎｓｍｉｓｓｉｏｎ［Ｊ］．ＪｏｕｒｎａｌｏｆＡｅｒｏｓｐａｃｅＰｏｗｅｒ，２０１３，
２８（２）：４４５－４５１．（ｉｎＣｈｉｎｅｓｅ）

［１０］　常乐浩，刘更，周建星．功率双分支齿轮系统动力学特性
研究［Ｊ］．船舶力学，２０１３，１７（１０）：１１７６－１１８４．
ＣＨＡＮＧＬｅｈａｏ，ＬＩＵＧｅｎｇ，ＺＨＯＵＪｉａｎｘｉｎ．Ｒｅｓｅａｒｃｈｏｎ
ｄｙｎａｍｉｃｃｈａｒａｃｔｅｒｉｓｔｉｃｓｏｆｄｕａｌｂｒａｎｃｈｉｎｇｇｅａｒｓｙｓｔｅｍ［Ｊ］．
ＪｏｕｒｎａｌｏｆＳｈｉｐＭｅｃｈａｎｉｃｓ，２０１３，１７（１０）：１１７６－１１８４．
（ｉｎＣｈｉｎｅｓｅ）

［１１］　魏维，郭文勇，吴新跃，等．考虑滑动轴承时变动力学参
数的齿轮系统建模与分析［Ｊ］．振动与冲击，２０１９，
３８（２３）：２６０－２６６．
ＷＥＩＷｅｉ，ＧＵＯＷｅｎｙｏｎｇ，ＷＵＸｉｎｙｕｅ，ｅｔａｌ．Ｇｅａｒｓｙｓｔｅｍ
ｍｏｄｅｌｉｎｇｃｏｎｓｉｄｅｒｉｎｇｓｌｉｄｉｎｇｂｅａｒｉｎｇ′ｔｉｍｅｖａｒｙｉｎｇｄｙｎａｍｉｃ
ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ［Ｊ］．ＪｏｕｒｎａｌｏｆＶｉｂｒａｔｉｏｎａｎｄＳｈｏｃｋ，２０１９，
３８（２３）：２６０－２６６．（ｉｎＣｈｉｎｅｓｅ）
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