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摘　要：建立了精确的准双曲面齿轮的轮齿面和过渡曲面数学模型；选择用平均接触椭圆长半轴、接触线方向角和传动误差曲
线交点来评价齿面接触斑点和传动误差；以一个准双曲面齿轮副为计算实例，建立了适合准静态齿面接触分析的准双曲面齿轮

传动系统有限元分析模型；通过准静态加载齿面接触特性分析，得到齿根弯曲应力、接触应力和传动误差的变化规律，分析载荷

的影响情况，并比较了有限元结果与经验公式计算结果。开发了准双曲面齿轮试验台，进行齿面接触斑点和齿根弯曲应力检

测，试验结果与仿真结果的一致性较好。
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１　引　　言

准双曲面齿轮具有传动平稳、重合度高、承载能力

大、噪声低和传动比大等优点，因此被广泛应用于汽车、

航天、航空、船舶和工程机械等领域［１］。

国内外学者都采用计算机仿真技术进行准双曲面齿

轮的齿面接触分析（ｔｏｏｔｈｃｏｎｔａｃｔａｎａｌｙｓｉｓ，ＴＣＡ）和承载齿
面接触分析（ｌｏａｄｅｄｔｏｏｔｈｃｏｎｔａｃｔａｎａｌｙｓｉｓ，ＬＴＣＡ）［２］，从而

降低产品的开发时间和成本。国外学者将结合设计理论

与ＴＣＡ技术，对受载时的弯曲应力、轮齿变形、传动误差
和重合度等进行理论和试验研究，并对准双曲面齿轮传

动的振动噪声的产生原因进行分析和优化设计［３８］；国内

学者提出结合了有限元法及柔度矩阵法的准双曲面齿轮

齿面加载接触分析理论，对齿面边缘接触、安装位置偏差

和摩擦承载接触等问题进行了研究［９１５］。

准双曲面齿轮接触特性是国内外学者的重要研究方

向之一，但是现有研究方法有一些不足，如齿轮模型不完
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整、忽略了支撑刚度的影响、没有载荷的影响特征分析和

缺乏试验验证等。

因此本文全面考虑形状、位置、结构和载荷等参数的

影响，建立了精确的准双曲面齿轮传动系统有限元模型，

进行准静态工况下的加载接触特性分析，得到了齿面接

触斑点、传动误差曲线、齿根弯曲应力和接触应力等重要

参数并进行试验验证。研究成果也将会对准双曲面齿轮

的优化设计、性能分析、工作寿命预测和动力学分析等提

供理论和试验依据。

２　齿面和过渡曲面建模

２．１　大轮齿面和过渡曲面建模

大轮齿面与过渡曲面的成形过程如图１所示。图１（ｂ）
为刀盘轴截面，刀盘侧面加工齿面，刀盘顶面加工根锥

面，刀尖圆弧加工过渡曲面。

图１中 σ２为大轮机床坐标系，ｐ２为大轮轴线方向
单位矢量，α０２为大轮刀盘压力角，σ０２为大轮刀盘坐标
系，Ｓ２为径向刀位，ｑ２为角向刀位，Ｅ０２为垂直轮位，
Ｘ０２为轴向轮位，ＸＢ２为床位，δＭ２机床根角，ｒ０为刀盘名
义半径，Ｗ２为刀顶距，ｒｅ２为刀尖圆弧半径，Ｏｅ为刀尖
圆弧圆心，Ｍ０为刀尖顶点，θ２为过Ｏ０Ｍ０的刀盘轴截面
与ｉ２夹角，ｒ０２为刀尖半径。在图 １（ａ）中，设 ＭＭ→ ０ ＝
ｓ２，则在 σ０２中，削面上 Ｍ点的径矢 ｒｃ２和法矢 ｎｃ２分别
如式（１）、（２）。

图１　大轮齿面和过渡曲面成形过程
Ｆｉｇ．１　Ｆｏｒｍｉｎｇｐｒｏｃｅｓｓｏｆｆｌａｋｅａｎｄｆｉｌｌｅｔｏｆｇｅａｒ

ｒｃ２（ｓ２，θ２）＝
（ｒ０２－ｓ２ｓｉｎα０２）ｃｏｓθ２
（ｒ０２－ｓ２ｓｉｎα０２）ｓｉｎθ２

－ｓ２ｃｏｓα









０２

（１）

ｎｃ２（θ２）＝
ｃｏｓα０２ｃｏｓθ２
ｃｏｓα０２ｓｉｎθ２
－ｓｉｎα









０２

（２）

设ＯｅＭ与刀盘轴线夹角 θ０２，则刀尖圆弧上 Ｍ的径
矢ｒｅ２和法矢ｎｅ２分别为：

ｒｅ２（θ０２，θ２）＝
（ｒＯｅ２ｒｅ２ｓｉｎθ０２）ｃｏｓθ２
（ｒＯｅ２ｒｅ２ｓｉｎθ０２）ｓｉｎθ２
ｒｅ２（ｃｏｓθ０２－１









）

（３）

ｎｅ２（θ０２，θ２）＝
ｓｉｎθ０２ｃｏｓθ２
ｓｉｎθ０２ｓｉｎθ２
ｃｏｓθ









０２

（４）

设刀盘绕ｋ旋转Δｑ２，则σ０２和σ２的关系为：

Ｍσ０２（Δｑ２）＝

１ ０ ０ Ｓ２ｃｏｓ（ｑ２＋Δｑ２）

０ １ ０ Ｓ２ｓｉｎ（ｑ２＋Δｑ２）

０ ０ １ ０











０ ０ ０ １

（５）

设大轮坐标系σｇ沿ｊ移动Ｅ０２，则：

ＭＥ０２ ＝

１ ０ ０ ０
０ １ ０ Ｅ０２
０ ０ １ ０











０ ０ ０ １

（６）

再沿ｋ移动ＸＢ２，则：

ＭＸＢ２ ＝

１ ０ ０ ０
０ １ ０ ０
０ ０ １ ＸＢ２











０ ０ ０ １

（７）
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再绕ｊ旋转（９０°－δＭ２），则：

ＭδＭ２ ＝

ｓｉｎδＭ２ ０ ｃｏｓδＭ２ ０

０ １ ０ ０
－ｃｏｓδＭ２ ０ ｓｉｎδＭ２ ０











０ ０ ０ １

（８）

再沿ｐ２移动Ｘ２，则：

ＭＸ２ ＝

１ ０ ０ ０
０ １ ０ ０
０ ０ １ Ｘ２











０ ０ ０ １

（９）

刀盘绕ｋ旋转Δｑ２，大轮绕ｐ２旋转ψ２ ＝ｉ０２Δｑ２，则

Ｍψ２（Δｑ２）＝

ｃｏｓ（ψ２） －ｓｉｎ（ψ２） ０ ０

ｓｉｎ（ψ２） ｃｏｓ（ψ２） ０ ０

０ ０ １ ０











０ ０ ０ １

（１０）

综上得σｇ与σ２的关系为：
Ｍσｇ ＝ＭＥ０２ＭＸＢ２ＭδＭ２ＭＸ２Ｍψ２ （１１）
σ０２与σｇ的关系为：

Ｍ０２（Δｑ２）＝（Ｍσｇ）
－１Ｍσ０２ （１２）

共轭齿面上任意一点相对速度为：

ｖｇ（ｓ２，θ２，Δｑ２）＝
ｒ２
ψ２

（１３）

代入啮合方程，则：

ｖｇ·ｎ２ ＝０ （１４）
终得大轮齿面和过渡曲面的方程 ｒ２（θ２，Δｑ２），如图

２所示。

图２　大轮齿面和过渡曲面
Ｆｉｇ．２　Ｆｌａｋｅａｎｄｆｉｌｌｅｔｏｆｇｅａｒ

２．２　小轮齿面和过渡曲面建模

小轮使用刀倾机构和单面法加工等原因，小轮齿面

建模要复杂于大轮。小轮齿面与过渡曲面的成形过程如

图３所示。
图３中，σ１为小轮机床坐标系，ｐ１为小轮轴线方向

图３　小轮齿面和过渡曲面成形过程
Ｆｉｇ．３　Ｆｏｒｍｉｎｇｐｒｏｃｅｓｓｏｆｆｌａｋｅａｎｄｆｉｌｌｅｔｏｆｐｉｎｉｏｎ

的单位矢量，α０１为小轮轮刀盘压力角，σ０１为小轮刀盘
坐标系，ｂ为ｋ０１在平面ｉ１－ｊ１上的投影；Ｓ１为径向刀位，
ｑ１为角向刀位，Ｅ０１为垂直轮位，Ｘ０１为轴向轮位，ＸＢ１为
床位，δＭ１机床根角，ｊ为刀转角，ｉ为刀倾角，ｒ０１刀尖半
径，ｒｅ１为刀尖圆弧半径，θ１为过Ｏ０Ｍ０的刀盘轴截面与ｉ１
的夹角。在图３（ａ）中，设 ＭＭ→ ０ ＝ｓ１，则在σ０１中，侧切
削面上Ｍ点的径矢ｒｃ１和法矢ｎｃ１分别为：

ｒｃ１（ｓ１，θ１）＝
（ｒ０１－ｓ１ｓｉｎα０１）ｃｏｓθ１
（ｒ０１－ｓ１ｓｉｎα０１）ｓｉｎθ１

－ｓ１ｃｏｓα









０１

（１５）

ｎｃ１（θ１）＝
ｃｏｓα０１ｃｏｓθ１
ｃｏｓα０１ｓｉｎθ１
－ｓｉｎα









０１

（１６）
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设ＯｅＭ与刀盘轴线夹角 θ０１，刀尖圆弧上 Ｍ的径矢
ｒｅ１和法矢ｎｅ１分别为：

ｒｅ１（θ０１，θ１）＝
（ｒＯｅ１ｒｅ１ｓｉｎθ０１）ｃｏｓθ１
（ｒＯｅ１ｒｅ１ｓｉｎθ０１）ｓｉｎθ１
ｒｅ１（１－ｃｏｓθ０１







）

（１７）

ｎｅ１（θ０１，θ１）＝
ｓｉｎθ０１ｃｏｓθ１
ｓｉｎθ０１ｓｉｎθ１
±ｃｏｓθ









０１

（１８）

假设刀盘绕ｋ旋Δｑ１，则：

ＭΔｑ１（Δｑ１）＝

１ ０ ０ Ｓ１ｃｏｓ（ｑ１＋Δｑ１）
０ １ ０ Ｓ１ｓｉｎ（ｑ１＋Δｑ１）
０ ０ １ ０











０ ０ ０ １

（１９）

σ０１绕ｋ０１旋转（ｑ１－ｊ），则：

Ｍｊ＝

ｃｏｓ（ｑ１－ｊ） －ｓｉｎ（ｑ１－ｊ） ０ ０
ｓｉｎ（ｑ１－ｊ） ｃｏｓ（ｑ１－ｊ） ０ ０

０ ０ １ ０











０ ０ ０ １

（２０）

再绕ｉ０１旋转ｉ，则：

Ｍｉ＝

１ ０ ０ ０
０ ｃｏｓｉ ｓｉｎｉ ０
０ －ｓｉｎｉ ｃｏｓｉ０









０ ０ ０ １

（２１）

综上得σ０１与σ１的关系为：
Ｍσ０１（Δｑ１）＝ＭΔｑ１ＭｊＭｉ （２２）
σｐ沿ｊ移动Ｅ０１，则：

ＭＥ０１ ＝

１ ０ ０ ０
０ １ ０ Ｅ０１
０ ０ １ ０











０ ０ ０ １

（２３）

再沿ｋ移动 －ＸＢ１，则：

ＭＸＢ１ ＝

１ ０ ０ ０
０ １ ０ ０
０ ０ １ －ＸＢ１











０ ０ ０ １

（２４）

再绕ｊ旋转（９０°－δＭ１），则

ＭδＭ１ ＝

ｓｉｎδＭ１ ０ －ｃｏｓδＭ１ ０
０ １ ０ ０
ｃｏｓδＭ１ ０ ｓｉｎδＭ１ ０











０ ０ ０ １

（２５）

再沿ｐ１移动 －Ｘ１，则：

ＭＸ１ ＝

１ ０ ０ ０
０ １ ０ ０
０ ０ １ －Ｘ１











０ ０ ０ １

（２６）

刀盘绕ｋ旋转Δｑ１时，小轮绕ｐ１旋转 ψ１ ＝ｉ０１Δｑ１，
则：

Ｍψ１（Δｑ１）＝

ｃｏｓ（ψ１） －ｓｉｎ（ψ１） ０ ０

ｓｉｎ（ψ１） ｃｏｓ（ψ１） ０ ０

０ ０ １ ０











０ ０ ０ １

（２７）

综上得σｐ与σ１的关系为：
Ｍσｐ ＝ＭＥ０１ＭＸＢ１ＭδＭ１ＭＸ１Ｍψ１ （２８）
同理，终得小轮齿面和过渡曲面的方程ｒ１（θ１，Δｑ１），

如图４所示。

图４　小轮齿面和过渡曲面
Ｆｉｇ．４　Ｆｌａｋｅａｎｄｆｉｌｌｅｔｏｆｐｉｎｉｏｎ

３　齿轮副装配模型

３．１　计算实例

为验证第２节齿面和过渡曲面数学模型的正确性及
进行齿面接触特性分析，本文选用一准双曲面齿轮副实

例进行实例计算，其几何参数如表１所示。
表１　准双曲面齿轮副的几何参数

Ｔａｂｌｅ１　Ｇｅｏｍｅｔｒｉｃｐａｒａｍｅｔｅｒｓｏｆｔｈｅｈｙｐｏｉｄｇｅａｒｐａｉｒ

几何参数名称和单位 小轮 大轮

齿数ｚ１、ｚ２ ９ ３５

旋向 左旋 右旋

模数ｍ／ｍｍ ４．８９９

轴交角∑／（°） ９０

偏置距Ｅ／ｍｍ ４４．４５

节圆直径ｄ１、ｄ２／ｍｍ ６４．９１３ １７１．４５

齿面宽ｂ１、ｂ２／ｍｍ ３８．４１ ２６．９２

螺旋角β１、β２／（°） ５０ １５．６３

准双曲面齿轮传动的齿面接触斑点和传动误差曲线

是其啮合特性的重要体现。而理想的齿面接触斑点和传
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动误差曲线是修正机床加工参数而得到的，如何修正加

工参数不是本文的讨论内容，因此此处假定齿面接触斑

点和传动误差曲线是已知的，大轮凸面和小轮凹面为主

要工作齿面，因此本文也将其作为研究对象，其理想啮合

特性如图５所示。

图５　理想的大轮凸面和小轮凹面啮合特性
Ｆｉｇ．５　Ｉｄｅａｌｍｅｓｈｉｎｇｃｈａｒａｃｔｅｒｉｓｔｉｃｓｏｆｇｅａｒｃｏｎｖｅｘ

ａｎｄｐｉｎｉｏｎｃｏｎｃａｖｅｆａｃｅｓ

如图５所示，设定３个指标来评价齿面接触斑点和
传动误差曲线，分别为平均接触椭圆长半轴 ｌ、接触线方
向角γ和传动误差曲线交点 δ，理想状态下，取值为 ｌ＝
４ｍｍ、γ＝６０°和δ＝－５×１０－５ｒａｄ。

３．２　装配模型

由上文建立数学模型分别计算准双曲面齿轮的大、

小轮的齿面和过渡曲面，将点阵数据导入三维软件

Ｐｒｏ／Ｅｎｇｉｎｅｅｒ，拟合样条曲线，如图６所示。
以样条曲线构造大、小齿轮实体模型，再按照理论安

装位置进行装配，即得准双曲面齿轮副模型。

图６　大、小轮的样条曲线
Ｆｉｇ．６　Ｔｈｅｓｐｌｉｎｅｃｕｒｖｅｓｏｆｔｈｅｇｅａｒａｎｄｐｉｎｉｏｎ

４　齿轮副实体装配模型

本文应用 ＡＢＡＱＵＳ进行准双曲面齿轮准静态工况
下加载接触特性分析。

４．１　传动系统模型

真实的准双曲面齿轮传动系统应包含齿轮轴，支撑

轴承、箱体等，为了节省计算时间，且基于准静态工况下

的准双曲面齿轮加载齿面接触分析的目的，本文建立的

传动系统模型如图７所示。此模型忽略支撑轴承和箱体
等次要结构部分，保留轮坯、轮齿和转轴等关键结构部

分。大轮采用两端支承结构，小轮则悬臂支承。动力 Ｔ１
和运动 ω１从小轮的轴承支撑位输入，载荷 Ｔ２从大轮的
轴承支撑位输入。

图７　准双曲面齿轮传动系统有限元模型
Ｆｉｇ．７　Ｆｉｎｉｔｅｅｌｅｍｅｎｔｍｏｄｅｌｏｆｔｈｅｈｙｐｏｉｄｄｒｉｖｅｓｙｓｔｅｍ
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４．２　材料、接触定义及网格划分

设齿轮和转轴的弹性模量为２．１×１０５ＭＰａ，泊松比
为０．３，摩擦系数为０．１。网格类型采用八结点线性六面
体单元，对接触齿面进行网格细化。

４．３　分析过程

齿面加载接触分析主要有如下３步：
１）消除齿侧间隙，使得两齿面初始接触；
２）载荷Ｔ２输入，使得两齿面受载接触；
３）运动ω１输入，使得齿轮副受载传递运动。

５　有限元分析结果

５．１　齿面接触斑点

图８所示为Ｔ２＝１００、２００、４００、６００Ｎ·ｍ时，大轮齿

面接触斑点。

图８　大轮凸面接触斑点随载荷的变化情况
Ｆｉｇ．８　Ｌｏａｄｅｄｃｏｎｔａｃｔｐａｔｔｅｒｎｏｆｔｈｅｇｅａｒｃｏｎｖｅｘｆａｃｅ

如图８所示，Ｔ２较小时，齿面接触斑点和接触轨迹
线与设计值一致。Ｔ２增大时，瞬时接触斑点变大，方向角
γ变小，接触线变长。随着Ｔ２的增大，齿面接触斑点向齿
面大端延伸，而不会向小端延伸。因此实际安装位置应

使轻载时齿面接触斑点靠近小端，才能完全发挥齿面的

受载能力。

５．２　齿面接触应力

图９所示为Ｔ２＝２００、４００Ｎ·ｍ时，大轮和小轮的接

触应力σＨ２和σＨ１。

图９　大轮凸面和小轮凹面接触应力随载荷的
变化情况

Ｆｉｇ．９　Ｃｏｎｔａｃｔｓｔｒｅｓｓｅｓｏｆｇｅａｒｃｏｎｖｅｘａｎｄｐｉｎｉｏｎ
ｃｏｎｃａｖｅｆａｃｅｓ

如图９所示，当Ｔ２增大时，σＨ２和σＨ１也增大。σＨ的
有限元与经验计算结果（ＧＢ／Ｔ１００６２）的对照如表 ２所
示。

表２　接触应力的有限元与经验计算结果对照
Ｔａｂｌｅ２　ＲｅｓｕｌｔｓｃｏｍｐａｒｉｓｏｎｏｆＦＥＭ ａｎｄｅｍｐｉｒｉｃａｌ

ｆｏｒｍｕｌａｏｆｃｏｎｔａｃｔｓｔｒｅｓｓｅｓ

载荷Ｔ２／（Ｎ·ｍ） 有限元结果σＨ／ＭＰａ 经验公式结果σＨ／ＭＰａ

１００ ２９４ ３９０

２００ ４５１ ５５５

４００ ７０６ ７８６

如表２所示，有限元分析和经验计算结果是基本一
致的。

５．３　齿根弯曲应力

图１０所示为Ｔ２＝２００、４００Ｎ·ｍ时，大、小轮齿根最

大弯曲应力σＦ２和σＦ１。
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图１０　大轮和小轮齿根弯曲应力随载荷的变化情况
Ｆｉｇ．１０　Ｂｅｎｄｉｎｇｓｔｒｅｓｓｅｓｏｆｇｅａｒａｎｄｐｉｎｉｏｎ

如图１０所示，齿面过渡线处的齿根弯曲应力最大，
当Ｔ２增大时，弯曲应力也增大，大轮最大齿根弯曲应力
σＦ２小于小轮的最大齿根弯曲应力σＦ１。σＦ有限元与经验
计算结果的对照如表３所示。

表３　齿根弯曲应力的有限元与经验计算结果对照
Ｔａｂｌｅ３　ＲｅｓｕｌｔｓｃｏｍｐａｒｉｓｏｎｏｆＦＥＭ ａｎｄｅｍｐｉｒｉｃａｌ

ｆｏｒｍｕｌａｏｆｂｅｎｄｉｎｇｓｔｒｅｓｓｅｓ

载荷Ｔ２／（Ｎ·ｍ）
大轮σＦ２／ＭＰａ 小轮σＦ１／ＭＰａ

有限元 经验公式 有限元 经验公式

１００ ３２ ３６ ５３ ４０

２００ ５９ ７３ ８８ ８０

４００ １０４ １４６ １４２ １５９

如表３所示，有限元分析与经验计算结果是基本一
致的，而当Ｔ２较大时，经验值偏大于有限元分析结果，这
是由于经验值没有考虑载荷使得齿轮副真实重合度增大

的因素。

图１１所示为载荷Ｔ２＝１００、２００、４００Ｎ·ｍ时，大、小
轮齿面过渡线各点的最大弯曲应力。

如图１１所示，当Ｔ２较小时，大端齿根弯曲应力小于
小端，这是由于大端模数大于小端，因此大端轮齿的抗弯

曲能力相对较强。当Ｔ２增大时，接触斑点在小轮上的移

图１１　大、小轮齿面过渡线各点的最大弯曲应力
Ｆｉｇ．１１　Ｔｈｅｍａｘｉｍｕｍｖａｌｕｅｏｆｂｅｎｄｉｎｇｓｔｒｅｓｓｅｓｏｆｔｈｅ

ｂｏｕｎｄａｒｙｏｆｇｅａｒａｎｄｐｉｎｉｏｎｆａｃｅｓ

动方向是从大端齿根到小端齿顶，当接触斑点出现在小

轮大端齿根时，使小轮大端的齿根弯曲应力比小端略大。

大、小轮齿根最大弯曲应力的齿向位置基本不变。小轮

的齿向距离比大轮约大１倍，因此小轮齿根弯曲应力在
齿向方向上的分布更加集中。

当Ｔ２＝４００Ｎ·ｍ时，大、小轮齿面过渡线各点弯曲
应力随转角的变化如图１２所示。

如图１２（ａ）所示，大轮齿根由受拉变为受压，受载过
程历经约３个齿距角 ψｐ ＝２π／ｚ２，由于拉、压的共同作
用，使得大轮小端齿根没有出现压应力极值。如

图１２（ｂ）所示，小轮齿根由受压变为受拉，受载过程要比
大轮短，由于接触斑点移动和拉、压共同影响，在小轮中

部，出现了多个应力小波峰。

小轮齿根应力峰值要高于大轮；而大轮齿根应力分

布要均于小轮。令大轮齿面过渡线各节点的平均应力

σＦ２如式（２９）。
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图１２　大、小轮齿面过渡线各点弯曲应力的变化
Ｆｉｇ．１２　Ｔｈｅｃｈａｎｇｅｏｆｂｅｎｄｉｎｇｓｔｒｅｓｓｅｓｏｆｔｈｅｂｏｕｎｄａｒｙ

ｏｆｇｅａｒａｎｄｐｉｎｉｏｎｆａｃｅｓ

σＦ２ ＝
∫
Ｔ

ｔ＝０

∑
Ｎ２

ｋ＝１
σｋＦ２（ｔ）

Ｎ２
ｄｔ

Ｔ （２９）

式中：σｋＦ２（ｔ）为大轮齿面过渡线上各节点应力，Ｎ２为大
轮齿面过渡线节点总数，Ｔ为时间，Ｔ＝３ψｐ／ω２。

令小轮齿面过渡线上各节点的平均应力σＦ１为：

σＦ１ ＝
∫
Ｔ

ｔ＝０

∑
Ｎ１

ｋ＝１
σｋＦ１（ｔ）

Ｎ１
ｄｔ

Ｔ （３０）

式中：σｋＦ１（ｔ）为小轮齿面过渡线上各节点应力，Ｎ１为小

轮齿面过渡线节点总数。

当 Ｔ２ ＝４００Ｎ·ｍ时，得σＦ２ ＝４０．６ＭＰａ，σＦ１ ＝
１９．７ＭＰａ，可见大轮齿根所受的平均齿根弯曲应力要大
于小轮。

５．４　传动误差

图１３所示为 Ｔ２＝１００、２００、４００Ｎ·ｍ时，齿轮副的

传动误差。

图１３　齿轮副传动误差随载荷的变化情况
Ｆｉｇ．１３　Ｔｈｅｌｏａｄｅｄｔｒａｎｓｍｉｓｓｉｏｎｅｒｒｏｒｏｆｔｈｅｇｅａｒｐａｉｒ

如图５（ｂ）所示，理论的传动误差曲线是各自独立且
相交的，如图１３（ａ）所示，真实传动误差曲线是连续且以
ψｐ为周期波动的。

如图５（ｂ）所示，理论的传动误差曲线的交点为 δ＝
－５×１０－５ｒａｄ；当Ｔ２较小时，齿轮副在一对和两对齿面
接触之间不断地依次转换，因此有运动转换波动；由于齿

轮副受载变形量增大，使得传动误差波动的幅值随着 Ｔ２
的增大而增大；当 Ｔ２继续增大时，齿轮副在两对和３对
齿面接触之间不断依次转换，因此运动转换波动不明显

的。
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图１３（ｂ）中，瞬时传动比ｉ（ｔ）为：
ｉ（ｔ）＝Δψ２（ｔ）／Δψ１（ｔ） （３１）

式中：Δψ２（ｔ）为大轮瞬时旋转角度，Δψ１（ｔ）为小轮瞬
时旋转角度。

如图１３（ｂ）所示，ｉ（ｔ）在理论值附近波动，当 Ｔ２较
小时，ｉ（ｔ）波动幅值变化不明显；而随着Ｔ２的增大，齿轮
副受载变形增大，ｉ（ｔ）的波动幅值增大。

６　试验验证

６．１　试验台

本文开发的准双曲面齿轮齿面接触斑点和齿根弯曲

应力试验台如图１４所示。

图１４　试验台
Ｆｉｇ．１４　Ｔｅｓｔｂｅｄ

如图１４所示，试验台由伺服电机和减速箱驱动，由
制动盘给传动系统施加载荷。

６．２　齿面接触斑点检测

齿轮副轻载时接触斑点靠近齿轮小端，当加载 Ｔ２＝

１００、４００、８００Ｎ·ｍ时，齿面接触斑点真实图像和仿真结
果对照，如图１５所示。

图１５　齿面接触斑点检测与仿真结果对照
Ｆｉｇ．１５　Ｒｅｓｕｌｔｓｃｏｍｐａｒｉｓｏｎｏｆｔｅｓｔａｎｄ

ＦＥＭｏｆｃｏｎｔａｃｔｐａｔｔｅｒｎ

如图１５所示，当 Ｔ２增大时，齿面接触斑点变大，γ
变小，接触轨迹线变长，接触斑点将向齿轮大端延伸。接

触斑点仿真结果与真实图像相一致，由此论证了第５节
有限元分析方法的正确性。

６．３　齿根弯曲应力检测

将５个应变片均布在大轮一轮齿的齿面过渡线上，
如图１６所示。

图１６　应变片安装
Ｆｉｇ．１６　Ｉｎｓｔａｌｌａｔｉｏｎｏｆｓｔｒａｉｎｇａｇｅｓ

当加载Ｔ２＝４００、８００、１２００Ｎ·ｍ时，齿根弯曲应力
仿真和试验结果如图１７所示。

如图１７所示，齿根弯曲应力的仿真与试验结果的变
化趋势相一致，当 Ｔ２增大时，弯曲应力的极值点位置移
向轮齿大端。但由于应变片所反映的齿高方向应力与有

限元仿真的各方向平均应力值的不同，且由于应变片的

粘贴位置误差和检测精度等因素的影响，使得实测值难

与仿真结果完全一致。
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图１７　齿根弯曲应力检测与仿真结果比较
Ｆｉｇ．１７　ＲｅｓｕｌｔｓｃｏｍｐａｒｉｓｏｎｏｆｔｅｓｔａｎｄＦＥＭｏｆ

ｂｅｎｄｉｎｇｓｔｒｅｓｓｅｓ

７　结　　论

建立精确地准双曲面齿轮的大、小轮齿面和过渡曲

面的数学模型；建立包含齿面、过渡曲面、轮坯和根锥面

的精确准双曲面齿轮副实体模型；建立准双曲面齿轮传

动系统有限元分析模型；进行加载接触分析，得到准双曲

面齿轮接触应力、弯曲应力和传动误差的变化规律，分析

了载荷对齿轮副啮合特性的影响情况；开发准双曲面齿

轮试验台，进行齿面接触斑点和齿根弯曲应力检测，试验

与仿真结果的一致性较好。
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