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混合少齿差星轮减速器受力分析与仿真
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摘要：【目的】 针对中心输入多曲柄传动机构缺乏系统性受力分析的现状，以混合少齿差星轮减

速器为研究对象，重点开展第二级传动的受力分析，并实现轴承受力可视化及仿真验证，为后续设

计及应用提供参考。【方法】 建立渐开线星轮、曲柄轴、行星架及少齿差机构整体的受力平衡方程，

求解各部件间作用力表达式，并经整体受力分析验证子系统推导的一致性；基于向量合成原理实现

轴承受力可视化，呈现输入轴旋转周期内各轴承的受力大小与波动规律；借助 RecurDyn软件构建三

维实体模型开展动力学仿真。【结果】 仿真结果表明，各轴承受力幅值及波动趋势与理论计算高度吻

合，验证了该计算方法的可行性。
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0 引言

在航空航天、机器人及自动化装备等关键应用

场景中，为实现转速下调与转矩放大，减速机构需

满足结构紧凑、传动比大、承载性能优异且传动精

度高的严苛要求[1]。减速器作为动力传递核心部件，

其性能直接决定整机的运行效率、可靠性与寿命[2]。
少齿差行星传动凭借传动比大、结构紧凑、承载能

力强等优势，成为行星传动的重要分支[3-4]。
围绕少齿差传动，国内外学者已开展了广泛研

究。早期集中于传动精度、载荷分配、变位系数选

取等[5-7]。王光建等[8]开展了渐开线少齿差内啮合副的

几何设计研究。冯定等[9]研究了变位系数选取，得到

了更小的变位系数与更大的重合度。Li等[10]通过非线

性动力学模型分析了修正系数变化下系统运动的演

变。Dai等[11]运用改良混合弹性流体动力学润滑模型

分析了润滑性能。Huang等[12]综合分析了行星减速器

在少齿差情况下的模态特性。崔建昆等[13]对直线共

轭齿廓及齿廓干涉进行了研究验证。张跃明等[14]推
导了渐开线齿廓方程，并优化了滑动率。邹帅东

等[15]将渐开线少齿差减速器应用于上肢康复机器人，

优化了传动精度与力矩波动。Yang 等[16]研究了少齿

差减速器的磨损行为。唐沛等[17]提出适用于工程的

新型大重合度内啮合齿轮强度计算方法。何坤等[18]

提出面齿轮全齿面修形方法，以优化啮合性能。李

志胜等[19]提出融合微观形貌特征的改进型面齿轮副

承载接触分析方法。吴志文等[20]提出参数化人字齿

轮有限元自动建模方法，揭示了非对称误差下未修

形齿轮的偏载现象及中凸鼓形修形对误差的冗余度。

现有研究已形成涵盖几何设计、动力学特性、

润滑性能、结构优化等的多维度体系，但针对周干

绪等[21]提出的混合少齿差结构，目前尚未开展中心

输入多曲柄虚约束传动机构的系统性受力分析。为

此，本文以混合少齿差星轮减速器为对象，采用矢

量形式[22]表达关键部件间作用力，进行系统性受力

分析；通过程序解析揭示输入轴旋转周期内各轴承

受力的动态变化规律，并借助 RecurDyn多体动力学

软件仿真验证理论分析结果，可为这类少齿差传动

机构的设计与应用提供依据。

1 混合少齿差星轮减速器机构

图 1 为少齿差传动机构的结构简图。其主要由

NGW传动和少齿差传动两级结构组成。NGW传动结

构主要由太阳轮 1、行星轮 2、内齿圈 3、行星架 4组

成，少齿差传动结构主要包括星轮7、齿圈8。
少齿差传动机构的传力路径为：输入端驱动太

阳轮 1旋转，太阳轮 1带动与之啮合的行星轮 2，迫

使行星轮 2自转并在固定的内齿圈 3 上“滚动”，该

滚动使行星架 4绕着中心轴线进行公转，行星架 4输
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出的旋转由第二级的中心曲柄轴6接收；当曲柄轴带

动星轮 7公转时，星轮 7会与齿圈 8进行啮合并被迫

发生反向的、缓慢的自转，星轮 7的自转由曲柄轴 5
传递到行星架9上并完成输出。

注：A、B分别为两片少齿差星轮的编号。

图1　混合少齿差传动机构简图

Fig. 1　Schematic diagram of the hybrid small-tooth-difference 

transmission mechanism

2 传动比分析

该减速器机构传动比分为两级计算。第一级

NGW机构传动比计算式为

ibaX = 1 - iXab = 1 + zb
za

（1）
式中， za 为太阳轮的齿数； zb 为第一级内齿圈的

齿数。

第二级少齿差行星齿轮机构的传动比计算式为

iHV = nH
nV

= - zm
zn - zm

（2）
式中，nH 为输入轴的转速；nV 为输出轴的转速；zm
为行星轮的齿数；zn为第二级内齿圈的齿数。

第一级和第二级机构是串联连接的。因此，总

传动比为二者乘积，即 ibaX×iHV。

3 机构受力分析

3. 1　第一级NGW机构受力分析

首先，建立理想条件：系统处于匀速转动的静

力平衡状态，忽略所有摩擦、重力及离心力的影响，

并且载荷由所有行星轮均匀分担。

在此前提下，取其中一个行星轮2i（i=1，2，…，

n）作为分析对象，如图 2 所示位置，行星轮 2i同时

与太阳轮 1、内齿圈 3啮合。太阳轮 1作用于行星轮

2i的切向力记为F1 - 2it，径向力为F1 - 2ir；内齿圈 3 作

用于行星轮 2i的切向力记为 F3 - 2it，径向力记为

F3 - 2ir。由于行星轮 2i本身不承受外力矩，根据绕其

自身轴心的力矩平衡条件，可以得知这两个切向力

大小相等，即 ||F1 - 2it = ||F3 - 2it ；行星架 4向行星轮 2i施
加的作用力F4 - 2i平衡该切向力，径向力视为相互抵

消。太阳轮1作为输入构件，承受输入转矩T1，该转

矩与所有行星轮对它的反作用力矩相平衡。若太阳

轮 1 的节圆半径为 rs，行星轮 2 的数量为 n，则其平

衡方程为

T1 = n ||F2i - 1t rs （3）

图2　高速级传动机构受力图

Fig. 2　Force diagram of the high-speed transmission mechanism

行星架 4 作为输出构件，输出转矩 T4 来源于每

个行星轮对行星架 4 施加的作用力 F2i - 4，该力对系

统中心的力臂为行星架 4的回转半径 rc。因此，其平

衡方程为

T4 = n ||F2i - 4 rc （4）
联立式（3）、式（4）得，第一级输入转矩与输出

转矩的大小关系为

T4 = 2rc
rs
T1 （5）

3. 2　第二级渐开线星轮受力分析及计算

图 3 所示为少齿差行星齿轮受力情况。在图 3
中，两片星轮 7A 和 7B 的受力情况：曲柄轴 5i对星

轮 7A 施加切向力 F5i - 7At 与径向力 F5i - 7Ar，对星轮 7B
施加切向力 F5i - 7Bt 与径向力 F5i - 7Br；中心曲柄轴 6 对

星轮 7A施加切向力F6 - 7At 与径向力F6 - 7Ar，对星轮 7B
施加切向力 F6 - 7Bt 与径向力 F6 - 7Br；齿圈 8 对星轮 7A
施加径向力F8 - 7Ar 与切向力F8 - 7At，对星轮 7B施加径

向力F8 - 7Br与切向力F8 - 7Bt。

（a）第一片少齿差星轮7A
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（b）另一片少齿差星轮7B

图3　少齿差行星齿轮受力

Fig. 3　Force of planetary gears with small tooth difference

在图 3（a）所示结构中，假设所有受力均作用于

XOY平面内。为维持系统的静力平衡，齿圈 8对星轮

7A施加的切向力与中心曲柄轴 6对星轮 7A提供的切

向力相互抵消，二者形成的力矩则由周围曲柄轴所

产生的切向力共同平衡；同时，齿圈8施加的径向力

由所有曲柄轴共同支承。基于上述力学关系，该系

统的力与力矩平衡方程为

ì

í

î

ï

ï
ïïï
ï

ï

ï

ï

ï
ï
ïï
ï

ï

ï

F8 - 7At + F6 - 7At = 0
F8 - 7Ar + ∑

i = 1

n

F5i - 7Ar + F6 - 7Ar = 0
F8 - 7AtR7A + F5i - 7AtnRa = 0
∑
i = 1

n

F5i - 7At = 0
（6）

式中，R7A为星轮 7A的分度圆半径；Ra为曲柄轴的分

布圆半径。

在图 3（b）中，对星轮 7B进行受力分析，其力与

力矩平衡方程为

ì

í

î

ï

ï
ïïï
ï

ï

ï

ï

ï
ï
ïï
ï

ï

ï

F8 - 7Bt + F6 - 7Bt = 0
F8 - 7Br + ∑

i = 1

n

F5i - 7Br + F6 - 7Br = 0
F8 - 7BtR7B + F5i - 7BtnRa = 0
∑
i = 1

n

F5i - 7Bt = 0
（7）

式中，R7B为星轮7B的分度圆半径。

求解式（6）、式（7）得，齿圈 8对星轮 7A 的作用

力为

F8 - 7A = T42e cos α ( )cos (θ6 - α )
sin (θ6 - α ) （8）

式中，θ6 为中心曲柄轴 6的转角；α为齿轮啮合的压

力角；e为少齿差行星齿轮的偏心距。

齿圈8对星轮7B的作用力为

F8 - 7B = T42e cos α ( )cos (θ6 - α + π)
sin (θ6 - α + π) （9）

曲柄轴5i对星轮7A的作用力为

F5i - 7A = F5i - 7At + F5i - 7Ar =
T4R7A2enRa
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ç
ç
çç
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ç

ç
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ø

÷

÷

÷
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÷cos [ π - θ7 - 2π( i - 1)
n ]

sin [ π - θ7 - 2π( i - 1)
n ]

+

T4 tan α
2e (n + 1)
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÷cos (θ6 + π
2 )

sin (θ6 + π
2 )

（10）

式中，θ7为少齿差行星齿轮自身转角。

曲柄轴5i对星轮7B的作用力为
F5i - 7B = F5i - 7Bt + F5i - 7Br =

T4R7B2enRa
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+

T4 tan α
2e (n + 1)

æ

è

ç

ç

ç
çç
ç
ç

ç

ç

ç
ö

ø

÷

÷

÷
÷
÷÷
÷

÷

÷

÷cos (θ6 - π
2 )

sin (θ6 - π
2 )

（11）

中心曲柄轴6对星轮7A的作用力为

F6 - 7A = F6 - 7At + F6 - 7Ar = T42e ( )cos (θ6 + π)
sin (θ6 + π) +

T4 tan α
2e (n + 1)
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è
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ç
çç
ç
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ç
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÷cos (θ6 + π
2 )

sin (θ6 + π
2 )

（12）

中心曲柄轴6对星轮7B的作用力为

F6 - 7B = F6 - 7Bt + F6 - 7Br = T42e ( )cos θ6sin θ6
+

T4 tan α
2e (n + 1)
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（13）

3. 3　曲柄轴受力分析及计算

该结构包含曲柄轴 5i与中心曲柄轴 6 两个核心

部件，二者功能分工明确：曲柄轴 5i承担输出转矩

的传递任务；中心曲柄轴 6仅负责输入转矩的传递，

不参与转矩输出过程。

图 4所示为曲柄轴 5i的受力情况。图 4中，曲柄

轴 5i的O9B 处承受行星架 9的作用力，分为切向分力

F9B - 5it 与径向分力 F9B - 5ir；O7B 处承受星轮 7B 的作用

力，分为切向分力F7B - 5it 与径向分力F7B - 5ir；O7A 处承

受星轮 7A 的作用力，分为切向分力F7A - 5it 与径向分

力F7A - 5ir；O9A处承受行星架9的作用力，分为切向分

力F9A - 5it与径向分力F9A - 5ir。
两片星轮 7A、7B 作用于曲柄轴 5i的力分别为

F5i - 7A 与F5i - 7B 的反作用力。其中，径向分力F7A - 5ir 与
F7B - 5ir 大小相等、方向相反，二者随曲柄轴 5i的旋转
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同步转动，且作用力方向始终指向曲柄轴轴心，因

此，不会产生绕 Z轴的力矩；切向分力 F7A - 5it 与
F7B - 5it 大小相等、方向相同，随行星架 9的自转同步

转动，因作用力方向不指向轴心，二者各自产生绕Z
轴的转矩，且两个转矩大小相等、方向相反，最终

实现曲柄轴5i绕Z轴的力矩平衡。

对曲柄轴 5i分别进行径向与切向受力分析，受

力情况如图5所示。

分别在点O9A、O9B 建立曲柄轴 5i的径向和切向

弯矩平衡方程，即

ì
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F7A - 5ir (L1 + L2 ) - F7B - 5irL1 - F9A - 5ir (L1 + L2 + L3 ) = 0
F7B - 5ir (L2 + L3 ) - F7A - 5irL3 - F9B - 5ir (L1 + L2 + L3 ) = 0
F9A - 5it (L1 + L2 + L3 ) - F7B - 5itL1 - F7A - 5it (L1 + L2 ) = 0
F7A - 5itL3 + F7B - 5it (L2 + L3 ) - F9B - 5it (L1 + L2 + L3 ) = 0

（14）
式中，L1为 A 端转臂轴承与支撑轴承间距离；L2为
A、B 两端转臂轴承间距离；L3为 B 端转臂轴承与支

撑轴承间距离。

求解式（14）得，行星架9对曲柄轴5i的作用力为
F9A - 5i = F9A - 5ir + F9A - 5it =

T4L2 tan α
2e (n + 1)（L1 + L2 + L3 )
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（15）

F9B - 5i = F9B - 5ir + F9B - 5it =
T4L2 tan α

2e (n + 1)（L1 + L2 + L3 )
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sin [ π - θ7 - 2π( i - 1)
n ]

×

2L3 + L2
L1 + L2 + L3

（16）
与曲柄轴 5i相同，中心曲柄轴 6（中心输入轴）在

O7A、O7B、O9A、O9B 等 4 个点分别受到来自星轮 7A、

7B以及行星架9的径向力和切向力，如图6所示。对

中心曲柄轴6分别进行径向与切向受力分析，受力情

况如图7所示。

分别在点O9A、O9B 建立中心曲柄轴 6的径向和切

向弯矩平衡方程，即

ì
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ï
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F7A - 6r (L1 + L2 ) - F7B - 6rL1 - F9A - 6r (L1 + L2 + L3 ) = 0
F7B - 6r (L2 + L3 ) - F7A - 6rL3 - F9B - 6r (L1 + L2 + L3 ) = 0
F9A - 6t (L1 + L2 + L3 ) + F7B - 6tL1 - F7A - 6t (L1 + L2 ) = 0
F9B - 6t (L1 + L2 + L3 ) + F7A - 6tL3 - F7B - 6t (L2 + L3 ) = 0

（17）
求解式（17）得，行星架 9对中心曲柄轴 6的作用

力为

图6　中心输入轴的受力

Fig. 6　Force on the center input shaft

（a）径向

（b）切向

图7　中心输入轴的径向与切向受力图

Fig. 7　Radial and tangential force diagrams on the central input 

shaft

图4　曲柄轴5i的受力

Fig. 4　Force on the crank shaft 5i

（a）径向

（b）切向

图5　曲柄轴5i的径向与切向受力图

Fig. 5　Radial and tangential force diagrams on the crank shaft 5i
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F9A - 6 = F9A - 6r + F9A - 6t =
T4L2 tan α

2e (n + 1)（L1 + L2 + L3 )
æ

è

ç

ç

ç
çç
ç
ç

ç

ç

ç
ö

ø

÷

÷

÷
÷
÷÷
÷

÷

÷

÷cos (θ6 + π
2 )

sin (θ6 + π
2 )

+

T4L2
2e（L1 + L2 + L3 ) ( )cos (θ6 + π)

sin (θ6 + π) （18）
F9B - 6 = F9B - 6r + F9B - 6t =

T4L2 tan α
2e (n + 1)（L1 + L2 + L3 )

æ

è

ç

ç

ç
çç
ç
ç

ç

ç

ç
ö

ø

÷

÷

÷
÷
÷÷
÷

÷

÷

÷cos (θ6 - π
2 )

sin (θ6 - π
2 )

+

T4L2
2e（L1 + L2 + L3 ) ( )cos θ6sin θ6

（19）
3. 4　行星架受力分析及计算

图 8所示为行星架 9的受力情况。图 8中，行星

架 9 受到来自各曲柄轴及主轴承 10 的作用力。这些

力复杂多样，为便于分析，可将其全部简化至行星

架9的轴心处。

依据式（20）所示条件对行星架9的受力进行简化

后，分别对其径向与切向的受力情况进行分析，结

果如图9所示。

ì

í

î

ï

ï

ï

ï

ï
ïï
ï
ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï
ïï
ï

ï

ï

ï

ï

ï

∑
i = 1

n

F5i - 9At = 0

∑
i = 1

n

F5i - 9Bt = 0
F5 - 9Ar = ∑

i = 1

n

F5i - 9Ar

F5 - 9Br = ∑
i = 1

n

F5i - 9Br

F5i - 9B = -F9B - 5i
F6 - 9B = -F9B - 6

（20）

分别在点O10A、O10B 建立行星架 9 的径向和切向

弯矩平衡方程，即

ì

í

î

ï

ï
ï
ïï
ï

ï

ï

ï

ï

ï
ïï
ï

ï

ï

(F5 - 9Br + F6 - 9Br ) (L5 - L4 ) + (F5 - 9Ar + F6 - 9Ar )L4 -
F10 - 9Br (L5 - 2L4 ) = 0

(F5 - 9Br + F6 - 9Br )L4 + (F5 - 9Ar + F6 - 9Ar ) (L5 - L4 ) -
F10 - 9Ar (L5 - 2L4 ) = 0

F10 - 9Bt (L5 - 2L4 ) - F6 - 9Bt (L5 - L4 ) - F6 - 9AtL4 = 0
F10 - 9At (L5 - 2L4 ) - F6 - 9At (L5 - L4 ) - F6 - 9BtL4 = 0

（21）

式中，L4为主轴承与支撑轴承间距离；L5为 A、B两

端支撑轴承间距离。

主轴承10A对行星架9的力为
F10 - 9A = F10 - 9Ar + F10 - 9At =

T4L2 tan α
2e（L5 - 2L4 )

æ

è

ç

ç

ç
çç
ç
ç

ç

ç

ç
ö

ø

÷

÷

÷
÷
÷÷
÷

÷

÷

÷cos (θ6 + π
2 )

sin (θ6 + π
2 )

+

T4L2
2e（L5 - 2L4 ) ( )cos (θ6 + π)

sin (θ6 + π) =
T42e cos α ( )cos (θ6 - α + π)

sin (θ6 - α + π) × L2
L5 - 2L4

（22）
主轴承10B对行星架9的力为

F10 - 9B = F10 - 9Br + F10 - 9Bt =
T4L2 tan α

2e（L5 - 2L4 )
æ

è

ç

ç

ç
çç
ç
ç

ç

ç

ç
ö

ø

÷

÷

÷
÷
÷÷
÷

÷

÷

÷cos (θ6 - π
2 )

sin (θ6 - π
2 )

+

T4L2
2e（L5 - 2L4 ) ( )cos θ6sin θ6

=
T42e cos α ( )cos (θ6 - α )

sin (θ6 - α ) × L2
L5 - 2L4

（23）
3. 5　少齿差机构整体受力分析

为验证子系统受力分析的准确性，现将减速器

的核心单元——由星轮、曲柄轴及行星架组成的系

统作为一个整体进行考查，对比其分析结果与前述

求解是否一致。该核心单元的受力情况如图10所示。

图8　行星架的受力图

Fig. 8　Force diagram on the planetary carrier

（a）径向

（b）切向

图9　行星架的径向与切向受力图

Fig. 9　Radial and tangential force diagrams onf the planetary 

carrier
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该核心单元受到来自齿圈 8 的作用力 F8 - 7A、

F8 - 7B，以及主轴承 10A 和 10B 分别施加的作用力

F10A - 9 和 F10B - 9。将这些作用力简化至轴心位置，并

分别对其径向与切向的受力情况进行分析，结果如

图11所示。

分别以O10A 和O10B为矩心，建立该核心单元的径

向与切向力矩平衡方程，即

ì

í

î

ï

ï

ï

ï
ïï
ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï
ïïï
ï

ï

ï

F8 - 7Br (L2 + L3 - L4 ) - F8 - 7Ar (L3 - L4 ) -
F10 - 9Br (L5 - 2L4 ) = 0

F8 - 7Ar (L1 + L2 - L4 ) - F8 - 7Br (L1 - L4 ) -
F10 - 9Ar (L5 - 2L4 ) = 0

F10 - 9Bt (L5 - 2L4 ) + F8 - 7At (L3 - L4 ) -
F8 - 7Bt (L2 + L3 - L4 ) = 0

F10 - 9At (L5 - 2L4 ) + F8 - 7Bt (L1 - L4 ) -
F8 - 7At (L1 + L2 - L4 ) = 0

（24）

主轴承10A作用于核心单元的力为

F10 - 9A = T42e cos α ( )cos (θ6 - α + π)
sin (θ6 - α + π)

L2
L5 - 2L4

（25）
主轴承10B作用于核心单元的力为

F10 - 9B = T42e cos α ( )cos (θ6 - α )
sin (θ6 - α )

L2
L5 - 2L4

（26）
通过计算与比对，本节推导的受力表达式（25）、

式（26）与第3. 4节中式（22）、式（23）经严格化简后的

结果完全一致，从而充分验证了前述各传动级受力

推导过程的可靠性及结论的正确性。

4 曲柄轴轴承受力可视化模块实现

4. 1　模块功能概述

本模块的核心功能包括两点：

1）基于向量合成原理，计算各个轴承在输入轴

0°~360°旋转周期内的受力模值。

2）将多根曲柄轴的受力变化曲线绘制在同一幅

图形中，通过图形展示提升结果可读性，清晰呈现

多个轴承的受力差异与变化规律。

程序设计遵循“参数定义→理论计算→循环求

解→可视化输出”的逻辑，与前期理论计算中的曲

柄轴受力向量合成公式保持一致，忽略齿轮啮合间

隙与摩擦损耗，保证计算结果的严谨性。

4. 2　程序实现原理与关键步骤梳理

曲柄轴上轴承的受力由切向分力与径向分力通

过向量合成得到，受力模值为合成向量的模长；多

根曲柄轴因安装相位存在差异，通过设置相位偏移

量实现受力曲线的差异化绘制，最终呈现多根曲柄

轴在完整旋转周期内的受力变化。

4. 3　某型减速器的计算应用

给定一组重型混合少齿差星轮传动机构的关键

设计参数，如表1所示。
表1　减速器参数

Tab. 1　Reducer parameters

参数

压力角α/（°）

内齿圈齿数

星轮齿数

模数/mm

中心距/mm

传动比

输出转矩/（kN∙m）

输入转速/（r/min）

输出转速/（r/min）

曲柄轴5数量

曲柄轴分布圆半径Ra/mm

A端转臂轴承与支撑轴承间距离L1/mm

A、B两端转臂轴承间距离L2/mm

B端转臂轴承与支撑轴承间距离L3/mm

主轴承与支撑轴承间距离L4/mm

A、B两端支撑轴承间距离L5/mm

值

20

194

186

4

16

23. 25

110. 3

1 000

43

6

270

56

99

56

0

211

图10　核心单元受力简图

Fig. 10　Simple diagram of the force on the core unit

（a）径向

（b）切向

图11　核心单元的径向与切向受力图

Fig. 11　Radial and tangential force diagrams on the core unit
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根据输入参数及程序计算，得到了输入轴旋转 1
周期间各轴承受力的结果。如图 12所示，星轮 7A和

7B 施加于 6 根曲柄轴 5 的作用力，即为转臂轴承 14
的受力。图 12 中，A1-A6 分别对应 6 根曲柄轴输入

侧转臂轴承的受力；B1-B6分别对应 6根曲柄轴输出

侧转臂轴承的受力。分析表明，A、B侧转臂轴承受

力均在 25~43 kN间循环波动；同侧轴承的波动具有

均匀相位差；不同侧且相位一致时，由于两片星轮

受力方向相反，其波动趋势也相应相反。

（a）输入侧转臂轴承受力

（b）输出侧转臂轴承受力

图12　曲柄轴5i上转臂轴承的受力

Fig. 12　Force on the rotor arm bearing on the crank shaft 5i

图 13 所示为 6 根曲柄轴 5 在行星架 9 的O9A 点与

O9B 点处施加的力，即支撑轴承 13 的受力情况。图

13中，A1-A6分别对应 6根曲柄轴输入侧支撑轴承的

受力；B1-B6分别对应 6根曲柄轴输出侧支撑轴承的

受力。分析表明，同一曲柄轴上的支撑轴承与转臂

轴承受力特性相似，均随输入轴旋转周期性变化，

但数值存在差异。

为详细研究同一轴上各轴承的受力特性，选取

其中一根曲柄轴作为分析对象，其轴承受力分析结

果如图14所示。

（a）输入侧支撑轴承受力

（b）输出侧支撑轴承受力
图13　曲柄轴5i上支撑轴承的受力

Fig. 13　Force on the support bearing on the crank shaft 5i

图14　单曲柄轴5上轴承的受力

Fig. 14　Force on the bearing on the single crank shaft 5

观察图 14可以看出，无论是转臂轴承还是支撑
轴承，二者受力的波动中心均位于 34 kN附近；但转
臂轴承的波动幅度显然更大。其原因可以从切向力
与径向力的传递机制加以说明：

一方面，两转臂轴承受星轮作用的切向力大小
相等、方向相同，这使得支撑轴承所受切向力与轴
上力臂无关。切向力主导轴承受力的中心值，因此，
各轴承受力中心值较为一致。

另一方面，转臂轴承所受星轮径向力大小相等、
方向相反，使支撑轴承所受径向力随力臂增大而减
小。径向力则主要控制受力的波动幅度，因此，转
臂轴承的波动幅度明显大于支撑轴承。

图 15所示为中心曲柄轴 6上各轴承的受力情况。
可以看出，各轴承受力均为定值。其中，转臂轴承
的受力较大，支撑轴承的受力较小。这是由于支撑
轴承的施力点力臂较大。根据力矩平衡原理，在相
同力矩作用下，力臂越大，所需力越小。因此，支
撑轴承受力相应减小。

图15　中心输入轴上轴承的受力

Fig. 15　Force on the bearing on the center input shaft

图16所示为单片星轮上各转臂轴承的受力对比，

直观地反映了不同转臂轴承之间的受力差异与规律。
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图16　中心输入轴6与曲柄轴5i转臂轴承受力对比

Fig. 16　Comparison of the rotor arm bearing force of the center 

input shaft 6 and the crank shaft 5i

5 RecurDyn动力学仿真分析

根据给定的设计参数构建减速机构三维实体模

型。本节借助多体动力学软件 RecurDyn开展动力学

仿真分析，探究仿真所得的关键部件受力特性与理

论计算结果的异同点。相较于理想静力学模型，动

力学仿真存在一些差异，例如，齿轮副接触产生的

冲击及零件自身质量带来的附加影响。为缩小二者

之间的差距，本研究采用稳态数据作为参考，忽略

重力影响，并将零件质量减小至可忽略惯性效应的

程度。如此一来，仿真结果与静力学模型之间的差

异仅来源于齿轮副啮合时产生的微小冲击，在其他

方面二者理应保持一致。

图 17 所示为转臂轴承 14 在 A、B 两侧的仿真受

力曲线。由图 17可知，两侧轴承受力基本相同。对

比仿真与理论计算结果，二者在受力大小、波动幅

度及变化规律方面均具有良好的一致性。

（a）输入侧转臂轴承受力

（b）输出侧转臂轴承受力

图17　曲柄轴5i上转臂轴承仿真受力

Fig. 17　Simulation force on the rotor arm bearing on the crank 

shaft 5i

图 18 所示为支撑轴承 13 在 A、B 两侧的仿真受

力曲线。与转臂轴承 14的受力特征类似，除不可避

免的微小波动外，其余受力特性均与理论计算结果

高度吻合。

（a）输入侧支撑轴承受力

（b）输出侧支撑轴承受力

图18　曲柄轴5i上支撑轴承仿真受力

Fig. 18　Simulation force on the support bearing on the crank shaft 

5i

图 19 所示为中心曲柄轴 6 上各轴承的仿真受力

曲线。由图 19可知，仿真结果与此前的理论计算结

果高度一致，各轴承的受力均趋于一个稳定的定值。

这与理论预期完全相符，进一步验证了计算模型的

正确性。

图19　中心输入轴上轴承仿真受力

Fig. 19　Bearing simulated force on the center input shaft

在忽略仿真过程中不可避免的冲击等因素后，

从整体受力幅值及波动趋势来看，理论计算与仿真

结果高度吻合。这充分验证了所采用分析方法的科

学性与可靠性。

6 结论

1）构建了渐开线星轮、曲柄轴、行星架及少齿

差机构整体的受力分析体系。建立了力与力矩平衡

8
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方程，求解各部件间作用力表达式，经过验证推导，

结果一致可靠。相较于现有单一部件受力分析，完

善了混合少齿差传动机构的力学分析逻辑，为其强

度设计与选型提供依据。

2）成功实现轴承受力可视化模块。基于向量合

成原理与标准流程，清晰展示了输入轴旋转1周内各

轴承的受力变化情况，明确了不同轴承的受力大小

和波动规律，并分析了这些受力特点的产生原因。

3）借助RecurDyn软件开展动力学仿真验证，验

证了理论分析方法的科学性。通过构建三维实体模型

进行仿真，结果显示，转臂轴承、支撑轴承及中心输

入轴轴承的受力幅值与波动趋势和理论计算结果高度

吻合，偏差在可接受范围内。该仿真结果进一步证实

了受力分析模型与计算方法的可靠性，为后续该传动

机构的研究及工程应用提供了参考。
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Force analysis and simulation of hybrid small-tooth-difference star wheel reducer

Li Donghui Zhang Yinghui He Weidong Wei Zuoxin Wang Enpu

(School of Mechanical Engineering, Dalian Jiaotong University, Dalian 116028, China)

Abstract: [Objective] In view of the current lack of systematic force analysis of center-input multi-crank transmission 

mechanisms, taking the hybrid small-tooth-difference star wheel reducer as the research object, the force analysis of its second-

stage transmission was focused, the visualization and simulation verification of bearing forces were realized to provide a 

reference for subsequent structural design and engineering application. [Methods] Force equilibrium equations were established 

for the involute star wheel, crank shaft, planetary carrier, and the overall small-tooth-difference mechanism. Expressions for the 

interaction forces among components were derived, and the consistency of the subsystem derivation was verified through the 

global force analysis. Based on the vector synthesis principle, a visualization module for bearing forces was implemented, 

showing the force magnitude and fluctuation pattern of each bearing during the input shaft rotation cycle. A 3D solid model was 

built using RecurDyn for dynamic simulation. [Results] The simulation results show that the force amplitudes and fluctuation 

trends of each bearing are highly consistent with the theoretical calculations, verifying the feasibility of the proposed calculation 

method.

Key words: Hybrid small-tooth-difference star wheel reducer; Force analysis; Bearing force; Visualization; RecurDyn 

simulation （编辑：贾文倩）
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