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摘要　 根据摆线针轮传动理论，提出一种基于压力角的齿廓优化方法。 将摆线针轮齿廓分为工作段与非工作段，
区分影响工作段压力角的因素为修形参数与设计参数，讨论两类参数对压力角的影响，以此两类参数为设计变量，以工

作段平均压力角为目标函数，以运动与润滑要求确定边界条件，对 ＲＶ⁃５５０Ｅ 型减速器摆线轮进行优化设计。 结果表明，
此方法使算例的工作段平均压力角降低了 ４􀆰 １４％，使单齿啮合过程的压力角最大值降低了 １􀆰 ３５％，优化前后接触齿对最

大 Ｍｉｓｅｓ应力下降了 ２０􀆰 ７７％，发生位置由摆线轮转移至针轮，模型质量减小了 ９􀆰 ３８％，在确保无根切现象的同时能获得

良好的组合修形效果。
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０　 引言

　 　 随着制造业自动化水平的不断提高，工业机器人

逐渐在制造业占据重要地位［１］，而目前国产的工业机

器人性能与国外仍有较大差距，根本原因在于其关节

减速器的性能。 在机器人关节用减速器中，ＲＶ 减速

器凭借其体积小、质量轻、高减速比、高精度的特点，广
泛应用于机器人的腰部、大臂等频繁正反转、中等冲击

及重载场合［２］。 ＲＶ减速器性能受第一级渐开线行星

减速级与第二级摆线针轮传动共同影响，其中摆线针

轮传动对整机性能起着决定性作用［３⁃４］。
李力行等［５］制定了摆线轮齿形修正量的规范，首

先推导了修形后的摆线传动方程；陆龙生等［６］提出了

补偿弹性变形的摆线轮齿廓修形方法，以等距⁃移距的

组合方法计入轮齿与针齿传动中产生的弹性变形，从
而实现了对 ＲＶ 减速器回差的优化。 ＴＡＬＤＥＮＫＯ Ｙ
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Ｋ［７］建立了摆线行星传动的数学模型，以解析法对齿

廓方程和受力方程进行了计算，分析了摆线轮上的载

荷和应力分布，对设计参数进行了优化设计。 梁凯翔

等［８］以体积、质量和效率为目标函数，将多个目标函

数综合为一个目标函数，建立了摆线针轮减速器多目

标优化模型，取得了良好的优化效果。 缪嘉成等［９］解

决多目标混合整数非线性规划问题，提出了混合种群

的二代遗传算法，利用熵权法对 Ｐａｒｅｔｏ 解集选优。 肖

望强等［１０］设计了在工作齿面采用大压力角，在非工作

齿面采用标准压力角的双压力角弧齿锥齿轮。 祝蕴龙

等［１１］７⁃１１ 基于 Ａｄａｍｓ，从减速器动态特性出发研究不同

压力角对系统振动的影响。 石万凯等［１２］采用几何特

性可调性强的复合摆线作为内齿廓，按照少齿差运动

规律，建立啮合方程与共轭齿廓方程，并推导了齿轮副

的啮合线、重合度、啮合界限、根切条件，分析了齿轮副

诱导法曲率、压力角，以及齿形调节系数对齿轮压力角

的影响

现有研究中缺少从改善传动压力角出发的摆线轮

齿廓优化。 鉴于此，本文提出一种基于压力角的摆线

齿廓优化方法，将 ＲＶ 传动的摆线轮齿廓区分为工作

段与非工作段，综合考虑摆线针轮各项修形参数与设

计参数对传动压力角的影响作用，利用非支配排序遗

传 算 法 （ Ｎｏｎ⁃ｄｏｍｉｎａｔｅｄ Ｓｏｒｔｉｎｇ Ｇｅｎｅｔｉｃ Ａｌｇｏｒｉｔｈｍ，
ＮＳＧＡ），以 ＲＶ⁃５５０Ｅ型减速器摆线轮为例进行优化设

计，获得了性能更优的齿廓曲线。

１　 ＲＶ 传动理论

１􀆰 １　 摆线针轮标准齿廓方程

　 　 根据内切外滚法的摆线齿廓曲线成形原理，如图

１所示，将坐标系固结于摆线轮本体几何中心 Ｏｃ， 记

摆线轮自转角为 ψ， 当圆心为 Ｏｐ 的动圆套在圆心为

Ｏｃ 的基圆上作纯滚动运动时，获得动圆上一点 Ｂ 的运

动轨迹 Ｂ１Ｂ３

(

为外摆线，曲线Ｍ１Ｍ３

æè ç

为 Ｂ１Ｂ３

(

的短幅外摆

线，实际齿廓 Ｎ１Ｎ３

æè ç

曲线为此短幅外摆线的等距曲线，
Ｐ 为节点，摆线轮标准廓线即 ＯｃＴ 的位矢，记 ＯｃＴ、
ＯｃＭ、ＯＰＭ、ＯＰＯｃ 和 ＭＴ 位矢分别为 ａ、ｂ、ｃ、ｄ 和 ｅ 由几

何关系可得

ｂ ＝ ｃ － ｄ （１）
ａ ＝ ｂ ＋ ｅ （２）

　 　 联立式（１）、式（２）可得

ａ ＝ ｃ － ｄ ＋ ｅ （３）
　 　 将式（１）写成参数方程形式，即

ｘ０ ＝ ｒｐ［ｓｉｎ（φ ／ ｚｐ） －
Ｋ
ｚｐ
ｓｉｎ φ］

ｙ０ ＝ ｒｐ［ｃｏｓ（φ ／ ｚｐ） －
Ｋ
ｚｐ
ｃｏｓ φ］

ì

î

í

ï
ï

ï
ï

（４）

　 　 则式（３）的参数方程形式为

ｘ ＝ ［ ｒｐ － ｒｒｐＳ
－１ ／ ２］ｓｉｎ［（１ － ｉ）φ］ ＋

　 ｅ
ｒｐ
［ ｒｐ － ｚｐｒｒｐＳ

－１ ／ ２］ｓｉｎ（ ｉφ）

ｙ ＝ ［ ｒｐ － ｒｒｐＳ
－１ ／ ２］ｃｏｓ［（１ － ｉ）φ］ －

　 ｅ
ｒｐ
［ ｒｐ － ｚｐｒｒｐＳ

－１ ／ ２］ｃｏｓ（ ｉφ）

ì

î

í

ï
ï
ï
ïï

ï
ï
ï
ïï

（５）

式中， φ 为转臂相对于某一针齿中心矢径的转角，即
摆线轮相角； ｒｐ 为针轮分布圆半径； ｒｒｐ 为针齿半径； ｚｐ
为针齿齿数； ｉ 为相对传动比， ｉ ＝ ｚｐ ／ ｚｃ； ｚｃ 为摆线轮齿

数； ｅ 为偏心距； Ｓ ＝ １ ＋ Ｋ２ － ２Ｋｃｏｓ φ， Ｋ 为摆线轮短

幅系数， Ｋ ＝ ｅｚｐ ／ ｒｐ。

图 １　 摆线轮齿廓方程推导图

Ｆｉｇ． １　 Ｄｅｒｉｖａｔｉｏｎ ｄｉａｇｒａｍ ｏｆ ｃｙｃｌｏｉｄ ｇｅａｒ ｔｏｏｔｈ ｐｒｏｆｉｌｅ ｅｑｕａｔｉｏｎ

１􀆰 ２　 齿廓形状的影响因素分析

１􀆰 ２􀆰 １　 修形量影响

　 　 假设摆线轮不发生弹性变形并以理论齿廓传动

时，啮合过程在任一时刻不存在齿侧间隙，齿根与齿顶

无润滑空间且无法补偿误差，故必须对摆线轮进行修

形以保证合理间隙与润滑效果。 常用基于展成法的修

形方法（图 ２），其特点如下：

图 ２　 修形原理图

Ｆｉｇ． ２　 Ｓｃｈｅｍａｔｉｃ ｄｉａｇｒａｍ ｏｆ ｍｏｄｉｆｉｃａｔｉｏｎ

１） 等距修形是将砂轮圆弧半径由 ｒｒｐ 改变为

ｒｒｐ ＋ Δｒｒｐ，从而产生啮合间隙。
２） 移距修形是将砂轮向远离工作台中心移动一

个微小距离 Δｒｐ 使针齿中心圆半径由 ｒｐ 改变为 ｒｐ ＋
Δｒｐ，从而产生啮合间隙，此时的短幅系数为 Ｋ′，Ｋ′ ＝
ｅｚｐ ／ （ ｒｐ ＋ Δｒｐ）。

３）转角修形是将摆线轮以标准齿廓加工后，将工
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作台旋转微小角度 δ，按照原标准齿廓进行二次切削。
此种修形法在减小齿厚的同时仍能保证摆线轮齿与针

齿进行共轭啮合，但齿顶齿根处仍不存在间隙，不能单

独使用。
综上，则包含上述三种修形的摆线轮齿廓方程为

ｘ ＝ ［ ｒｐ ＋ Δｒｐ － （ ｒｒｐ ＋ Δｒｒｐ）Ｓ
－１ ／ ２］ ×

　 　 ｓｉｎ［（１ － ｉ） ｚｐθ － δ］ ＋ ｅ
ｒｐ ＋ Δｒｐ

×

　 　 ［ ｒｐ ＋ Δｒｐ － ｚｐ（ ｒｒｐ ＋ Δｒｒｐ）Ｓ
－１ ／ ２］ｓｉｎ（ ｉｚｐθ ＋ δ）

ｙ ＝ ［ ｒｐ ＋ Δｒｐ － （ ｒｒｐ ＋ Δｒｒｐ）Ｓ
－１ ／ ２］ ×

　 　 ｃｏｓ［（１ － ｉ） ｚｐθ － δ］ － ｅ
ｒｐ ＋ Δｒｐ

×

　 　 ［ ｒｐ ＋ Δｒｐ － ｚｐ（ ｒｒｐ ＋ Δｒｒｐ）Ｓ
－１ ／ ２］ｓｉｎ（ ｉｚｐθ ＋ δ）

ì

î

í

ï
ï
ï
ï
ï
ï

ï
ï
ï
ï
ï
ï

（６）
式中， Ｓ ＝ １ ＋Ｋ′２ － ２Ｋ′ｃｏｓ φ，Ｋ′ ＝ ｅｚｐ ／ （ ｒｐ ＋ Δｒｐ）。

由式（６）可知，影响摆线轮齿廓形状的参数包含

其修形参数与设计参数。
１􀆰 ２􀆰 ２　 设计参数的影响

　 　 ＲＶ减速器的设计参数（ ｅ、ｒｐ、ｒｒｐ、ｚｐ、ｚｃ）会对齿廓

形状产生巨大影响，设计参数的不同组合构成了不同

的短幅系数 Ｋ 和针径系数 Ｌ ，从而影响了齿廓形状。
１）短幅系数 Ｋ 代表齿廓曲线的外凸内凹的程度。

当 Ｋ 过大时，摆线轮齿廓的外凸部分占超过内凹部分

占比较多，从而易发生根切，此时为了满足不发生根切

条件，则针齿的曲率半径必然减小，使得啮合处接触应

力增大；当 Ｋ 过小时，摆线轮节圆半径和针轮节圆半

径都会显著减小。
２）针径系数 Ｌ 代表针齿在针轮上分布的密集程

度， Ｌ 越大则针齿在针轮上分布越密集，反之则越稀

疏，其值由式（７）计算：

Ｌ ＝
ｒｐ
ｒｒｐ
ｓｉｎ π

ｚｐ
（７）

２　 压力角影响因素分析

２􀆰 １　 压力角计算与工作段选取

　 　 如图 ３所示，标准摆线针轮传动齿廓下，所有啮合

针齿对摆线轮齿的作用力都由接触点 Ｔ 指向节点 Ｐ ，
方向与 Ｔ 点处公切线垂直，由于摆线轮对外以自转输

出转矩，则输出接触点 Ｔ 此时的瞬时速度 ｖ 垂直于摆

线轮几何中心 Ｏｃ，由几何关系可得

α ＝ π
２

＋ β ＝ π
２

＋ （β１ － β２） （８）

ｔａｎ β１ ＝
ｙＴ
ｘＴ

（９）

ｔａｎ（β２ －
π
２
） ＝
ｄｙＴ
ｄｘＴ

（１０）

　 　 联立式（８） ～式（１０）可得

α ＝ ａｒｃｔａｎ
ｙＴ
ｘＴ
－ ａｒｃｔａｎ

ｄｙＴ
ｄｘＴ
＋ π （１１）

　 　 由式（１１）可知，ＲＶ 传动中其压力角完全由摆线

轮的实际齿廓确定。

图 ３　 压力角方程推导图

Ｆｉｇ． ３　 Ｄｅｒｉｖａｔｉｏｎ ｄｉａｇｒａｍ ｏｆ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ａｎｇｌｅ ｅｑｕａｔｉｏｎ

将某重型 ＲＶ 减速器参数代入式 （ １１），利用

Ｍａｔｌａｂ绘制一个周期内的理论压力角变化趋势图，如
图 ４所示。

图 ４　 理论齿廓啮合下压力角变化图

Ｆｉｇ． ４ 　 Ｖａｒｉａｔｉｏｎ ｄｉａｇｒａｍ ｏｆ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ａｎｇｌｅ ｕｎｄｅｒ ｍｅｓｈｉｎｇ ｏｆ
ｔｈｅｏｒｅｔｉｃａｌ ｔｏｏｔｈ ｐｒｏｆｉｌｅ

当摆线轮以标准齿廓和保持绝对刚性的理想状态

传动时，在摆线轮公转的一个周期内，有一半的轮齿处

于 ０° ＜ φ ＜ １８０°区间内，其压力角均为钝角并产生阻

碍运动的合力，处于 １８０° ＜ φ ＜ ３６０°区间的另一半轮

齿压力角均为锐角，产生促进运动的合力。 实际应用

中，由于修形作用与弹性变形的存在，摆线轮齿廓曲线

得到微量调整并与针轮不再处于啮合状态，从而位于

０° ＜ φ ＜ １８０° 区间内所有压力角均为钝角的针齿与

摆线轮齿将不接触，本文后续讨论中不再关注，部分位

于 １８０° ＜ φ ＜ ３６０° 区间的接触齿对也会因为弹性变

形的作用而不接触，因此实际起传动作用的摆线轮齿

应处于 １８０° ＜ φ ＜ ３６０°区间内的某个子区间内，记此

区间为 η，啮入啮出点对应摆线轮相角为 φＢ 与 φＣ，则
η ＝ φＢ － φＣ。
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为便于计算工作区段，将位于摆线轮相角 １８０° ＜
φ ＜ ３６０° 区间内的所有啮合齿接触点旋转到同一个

轮齿上进行分析与计算，则此时摆线轮相角内所有啮

合齿的接触点旋转到单个齿上形成单齿的工作区间，
则 η ＝ φＢ － φＣ，其值可由式（１２）初步估算为

η ＝
ｔｗ
ｚｐ ／ ２

（１２）

式中， ｔｗ 为期望啮合齿数。
非工作段采用三次样条拟合的方法来进一步扩大

径向间隙，以进一步提高摆线针轮副的润滑性能［１３］，
本文不再赘述。
２􀆰 ２　 参数对压力角曲线的影响分析

　 　 以 ＲＶ⁃５５０Ｅ型减速器基本参数绘制图形，研究各

个变量对压力角的影响作用。
２􀆰 ２􀆰 １　 等距修形量

如图 ５ 所示，分别选取不同等距修形量 Δｒｒｐ 为

－０􀆰 ２、－０􀆰 １、０、０􀆰 １、０􀆰 ２ ｍｍ。

图 ５　 等距修形量对压力角的影响

Ｆｉｇ． ５　 Ｉｎｆｌｕｅｎｃｅ ｏｆ ｉｓｏｍｅｔｒｉｃ ｍｏｄｉｆｉｃａｔｉｏｎ ｏｎ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ａｎｇｌｅ

由于等距修形会产生等距于标准齿廓的等距曲

线，其不同修行量对压力角分布的影响较移距修形更

为均匀，呈现出比较规则的间隔距离。 负等距修形量

使压力角增大，正等距修形量使压力角减小，因此适当

提高正等距量有利于压力角的减小。
２􀆰 ２􀆰 ２　 移距修形量

如图 ６ 所示，分别选取不同移距修形量 Δｒｐ 为

－０􀆰 ２、－０􀆰 １、０、０􀆰 １、０􀆰 ２ ｍｍ。
当摆线轮相角位于 １８０° ＜ φ ＜ ２７０° 时，负移距修

形量对力角有微小的减小作用，正移距修形量对压力角

有微小的增大作用，而当摆线轮相角位于 ２７０°＜φ＜３６０°
时，负移距修形量对压力角有微小的增大作用，正移距

修形量对压力角有减小作用，但同样作用效果更为微

小，因此负移距较正移距修形量对压力角的影响作用

略大，不同型号 ＲＶ 减速器的实际工作区间确定后可

根据此规律选取适当正 ／负修行量实现其传动平均压

力角的降低。

图 ６　 移距修形量对压力角的影响

Ｆｉｇ． ６　 Ｉｎｆｌｕｅｎｃｅ ｏｆ ｄｉｓｐｌａｃｅｍｅｎｔ ｍｏｄｉｆｉｃａｔｉｏｎ ｏｎ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ａｎｇｌｅ

２􀆰 ２􀆰 ３　 转角修形量

如图 ７ 所示，分别选取不同转角修形量 δ 为

－０􀆰 ２°、－０􀆰 １°、０°、０􀆰 １°、０􀆰 ２°。

图 ７　 转角修形量对压力角的影响

Ｆｉｇ． ７　 Ｉｎｆｌｕｅｎｃｅ ｏｆ ｃｏｒｎｅｒ ｍｏｄｉｆｉｃａｔｉｏｎ ｏｎ ｔｈｅ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ａｎｇｌｅ

由于经过转角修形的摆线轮齿廓仍满足共轭啮

合，因此其工作段的传力性能与标准齿廓理论上完全

相同，故理论上转角修形量对压力角的变化规律无影

响。 在实际应用中，过大的转角修形量意味着齿厚的

过度减小，使得轮齿啮合刚度下降并放大弹性变形对

传动影响的效果，从而影响摆线针轮的啮合刚度，因此

实际工作中的转角修形量也会对压力角变化规律产生

可忽略的微量影响。
２􀆰 ２􀆰 ４　 短幅系数

如图 ８ 所示，根据文献［１４］ １７⁃１８、文献［１５］ ５３９⁃５４５，
选取短幅系数分别为 ０􀆰 ７８、０􀆰 ７９、０􀆰 ８０、０􀆰 ８１、０􀆰 ８２。

短幅系数 Ｋ 的微小变化会极大地影响传动压力

角的变化，压力角的变化幅度将随短幅系数的增大迅

速减小，且其影响程度远大于前三种修形量产生的压

力角变化，短幅系数越小，则压力角均值越小，因此合

理选择构成短幅系数的三个设计参数 ｅ、ｚｐ、 ｒｐ 是优化

传动压力角的关键。
２􀆰 ２􀆰 ５　 针径系数

如图 ９所示，根据文献［１４］ １８⁃１９ 的推荐值选取针

径系数分别为 １􀆰 ０，１􀆰 ５，２􀆰 ０，２􀆰 ５，３􀆰 ０。
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图 ８　 短幅系数对压力角的影响

Ｆｉｇ． ８　 Ｉｎｆｌｕｅｎｃｅ ｏｆ ｓｈｏｒｔ ａｍｐｌｉｔｕｄｅ ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔ ｏｎ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ａｎｇｌｅ

图 ９　 针径系数对压力角的影响

Ｆｉｇ． ９　 Ｉｎｆｌｕｅｎｃｅ ｏｆ ｐｉｎ ｄｉａｍｅｔｅｒ ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔ ｏｎ ｔｈｅ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ａｎｇｌｅ

针径系数的变化会较大地引起传动压力角的变

化，压力角的均值将随着针径系数的增大而增大，且其

影响程度大于三种修形量产生的压力角变化，因此构

成短幅系数的三个针轮分布圆半径 ｒｐ 、针齿半径 ｒｒｐ，
针齿齿数 ｚｐ 也会对压力角有较大的影响。

综上，摆线轮的修形参数中的移距量、等距修形量

以及所有设计参数都会影响其传动压力角的变化，其
中修形参数较设计参数对压力角的变化影响微小，设
计中可以适当忽略，本文计入优化设计考虑。

３　 摆线轮齿廓形状优化

３􀆰 １　 遗传算法优化

　 　 ＮＳＧＡ是一种模拟自然进化的随机化搜索方法，
其本身是直接对结构对象操作以概率化的寻优方式，
自适应地对全局寻优。 本文基于 Ｍａｔｌａｂ 利用遗传算

法对影响摆线轮压力角变化的参数进行寻优，以减小

摆线针轮传动平均压力角为优化目标，旨在使摆线针

轮传动达到更优的性能。
３􀆰 １􀆰 １　 设计变量

在摆线针轮传动的设计中通常根据要设计的 ＲＶ
减速器类型确定其传动比，再进行其他参数的范围限

定，因此直接选定针齿齿数 ｚｐ， 由于本文讨论的是齿

差摆线针轮传动，则摆线轮齿数 ｚｃ 也直接确定，即

ｚｃ ＝ ｚｐ － １，结合前文已讨论的齿廓形状影响因素，确
定设计变量为

Ｘ ＝ ［Δｒｐ 　 Δｒｒｐ 　 ｅ　 ｒｐ 　 ｒｒｐ］ Ｔ （１３）
３􀆰 １􀆰 ２　 约束条件

从满足润滑的最小间隙与最小等距、转角修形量

给出修形参数约束［１６］；根据文献［１１］ ７⁃１１ 中摆线行星

传动设计推荐值，得到短幅系数、针径系数的约束条

件，以及考虑重型 ＲＶ 减速器结构强度的针齿分布圆

半径 ｒｐ 范围，综合约束条件为

Δｒ ＝ Δｒｒｐ － Δｒｐ
０􀆰 ０１ ＜ ｜ Δｒ ｜ ＜ ０􀆰 １
｜ Δｒｒｐ｜ ＜ ０􀆰 ２
０􀆰 ７５ ＜ Ｋ１ ＜ ０􀆰 ９
０􀆰 ９９ ＜ Ｋ２ ＜ １􀆰 ５
１５５ ＜ ｒｐ ＜ １７０

ì

î

í

ï
ï
ï
ï

ï
ï
ï
ï

（１４）

式中， Δｒ 为径向间隙。
３􀆰 １􀆰 ３　 目标函数

实际工作中只有齿廓曲线的工作区段实际参与传

动，因此目标函数只对工作段进行研究。 摆线针轮传

动不同于渐开线圆柱齿轮传动具有恒定不变的压力角

值（一般恒为 ２０°），考虑到本方法旨在反映对 ＲＶ 传

动压力角的总体优化效果，则以摆线针轮传动中的工

作段区段平均压力角值为优化目标函数，表达式为

α ＝ １
φＢ － φＣ
∫φＢ
φＣ
αｄφ （１５）

式中， φＢ、φＣ 分别为摆线针轮啮出、啮入处对应的摆线

轮相角。
３􀆰 １􀆰 ４　 优化算法

编写 Ｍａｔｌａｂ程序，算法流程如图 １０所示。
３􀆰 ２　 根切检验

　 　 根切现象会产生大量噪声与不平稳现象，影响传

动精度［１５］５３９⁃５４５。 在摆线轮加工中无论采取何种齿廓

形状都应确保其齿廓与针齿啮合时不发生根切出现尖

角现象，从而使传动不发生干涉，因此应对优化后的齿

廓进行根切检验。
由参数方程形式的曲率半径定义可得

ρ０ ＝ ［（
ｄｘ０
ｄφ
） ２ ＋ （

ｄｙ０
ｄφ
） ２］ （

ｄｘ０
ｄφ
ｄ２ｙ０
ｄφ
－
ｄ２ｘ０
ｄφ
ｄｙ０
ｄφ
）

（１６）
式中， ρ０ 为摆线轮齿廓理论曲率半径。

将式（５）代入式（１６）计算得到

ρ０ ＝ ｒｐ（１ ＋ Ｋ２ － ２Ｋｃｏｓ φ） ３ ／ ２

［Ｋ（ ｚｐ ＋ １）ｃｏｓ φ － （ ｚｐＫ２ ＋ １）］ （１７）

　 　 当 Ｋ≤
ｚｐ － ２
２ｚｐ － １

时，ρ０ 在 φ ＝ １８０° 处达到最小值，
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图 １０　 遗传算法流程图

Ｆｉｇ． １０　 Ｆｌｏｗ ｃｈａｒｔ ｏｆ ｇｅｎｅｔｉｃ ａｌｇｏｒｉｔｈｍ

代入式（１７）则有

｜ ρ０ ｜ ｍｉｎ ＝
ｒｐ（１ ＋ Ｋ） ２

ｚｐＫ ＋ １
（１８）

　 　 当
ｚｐ － ２
２ｚｐ － １

≤ Ｋ≤ １时，ρ０ 在

φ ＝ ａｒｃｃｏｓ
Ｋ２（２ｚｐ － １） － （ ｚｐ － ２）

Ｋ（ ｚｐ ＋ １）
（１９）

处达到最小值，代入式（１７）则有

｜ ρ０ ｜ ｍｉｎ ＝ ｒｐ
２７（１ － Ｋ２）（ ｚｐ － １）

（ ｚｐ ＋ １） ３
（２０）

　 　 当 ｒｒｐ ＞ ｜ ρ０ ｜ 时理论齿廓在该处的等距曲线变为

交叉齿廓，无法实现正确等距曲线，从而产生了根切现

象，为避免此现象，应确保 ｒｒｐ ＜ ｜ ρ０ ｜ ｍｉｎ。

４　 实例

４􀆰 １　 ＲＶ 减速器原理

　 　 ＲＶ 减速器由两级减速装置构成，第一级为渐开

线行星轮传动，第二级为摆线针轮传动，结构简图如图

１１所示。 其动力传递过程为：输入轴 ４ 驱动太阳轮转

动，驱动行星轮 ２转动，行星轮绕太阳轮的公转运动通

过曲柄轴 ３传递到摆线轮 ５ 使其产生公转，摆线轮的

公转运动使之不断与针齿壳（机架）上的针齿 １ 啮合

而产生自转运动，此运动驱动输出法兰盘（行星架）６
实现动力输出。
４􀆰 ２　 实例参数

　 　 ＲＶ⁃５５０Ｅ是 ＲＶ经典系列中额定转矩最高的重型

图 １１　 ＲＶ减速器传动原理

Ｆｉｇ． １１　 Ｔｒａｎｓｍｉｓｓｉｏｎ ｐｒｉｎｃｉｐｌｅ ｏｆ ＲＶ ｒｅｄｕｃｅｒ

减速器，具有承载能力大，减速比大，以及质量与体积

远小于同额定功率的多级行星减速器的优点。 其结构

参数如表 １所示。

表 １　 ＲＶ⁃５５０Ｅ 型减速器参数

Ｔａｂ． １　 ＲＶ⁃５５０Ｅ ｒｅｄｕｃｅｒ ｐａｒａｍｅｔｅｒ

参数 Ｐａｒａｍｅｔｅｒ 数值 ｖａｌｕｅ
针齿分布圆半径 Ｐｉｎ ｔｏｏｔｈ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ ｃｉｒｃｌｅ ｒａｄｉｕｓ ｒｐ ／ ｍｍ １６５

针齿半径 Ｐｉｎ ｔｏｏｔｈ ｒａｄｉｕｓ ｒｒｐ ／ ｍｍ ５
摆线轮偏心距 Ｃｙｃｌｏｉｄａｌ ｇｅａｒ ｅｃｃｅｎｔｒｉｃｉｔｙ ｅ ／ ｍｍ ２􀆰 ２

针轮齿数 Ｎｕｍｂｅｒ ｏｆ ｐｉｎ ｇｅａｒ ｔｅｅｔｈ ６０
短幅系数 Ｓｈｏｒｔ ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔ Ｋ ０􀆰 ８

４􀆰 ３　 结果分析

４􀆰 ３􀆰 １　 迭代结果

通过 Ｍａｔｌａｂ 编程，以遗传算法对最佳设计参数进

行寻优，算法设置如下：种群大小 Ｎ ＝ ５０， 迭代次数

ｎ ＝ １００，交叉率为 ０􀆰 ８，变异率为 ０􀆰 ２，得到迭代进化

图（图 １２），迭代开始后其适应度值迅速减少并于 １４
代后收敛。 得到最终优化方案后对部分数据进行圆整

如表 ２所示。

图 １２　 遗传算法迭代图

Ｆｉｇ． １２　 Ｉｔｅｒａｔｉｖｅ ｇｒａｐｈ ｏｆ ｇｅｎｅｔｉｃ ａｌｇｏｒｉｔｈｍ

４􀆰 ３􀆰 ２　 优化前后工作段平均压力角计算

传动中修形量与实际负载的不同会使得实际啮合

齿数有部分变动，即工作区段的变动，精确地同时啮合

齿数一般用有限元方法求解。 初定 ＲＶ⁃５５０Ｅ 型摆线

针轮副啮合齿数为 ｔｗ ＝ ２０，由式（１２）可得 η ＝ １２０° ＝
φＣ１

－ φＢ１
，为使轮齿啮入点与啮出点对应压力角值相
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同，则 α ＝ ｆ（φＣ１
） ＝ ｆ（φＢ１

）。 将其 代入式（１１）求解可

得，啮入点 φＢ１
＝ ２３３􀆰 ７°、啮出点 φＣ１

＝ ３５３􀆰 ７°，代入式

（１５）计算优化前工作段平均压力角为 ４７􀆰 ３９°。 将表 ２
优化后的数据重复上述计算过程，得到啮入点 φＢ２

＝
２３４􀆰 ６°，啮出点 φＣ２

＝ ３５４􀆰 ６°，将其代入式（１６）计算优

化后工作段平均压力角为 ４５􀆰 ４３°，较优化前降低了

４􀆰 １４％。 根据计算结果绘制如图 １３ 的优化前后压力

角变化图。 由图 １３可知，单齿啮合过程中的压力角优

化显著。

表 ２　 优化参数

Ｔａｂ． ２　 Ｏｐｔｉｍｉｚａｔｉｏｎ ｐａｒａｍｅｔｅｒ

参数
Ｐａｒａｍｅｔｅｒ

优化值
Ｏｐｔｉｍｉｚａｔｉｏｎ
ｖａｌｕｅ

圆整值
Ｒｏｕｎｄｉｎｇ
ｖａｌｕｅ

针齿分布圆半径
Ｐｉｎ ｔｏｏｔｈ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ ｃｉｒｃｌｅ

ｒａｄｉｕｓ ｒｐ ／ ｍｍ
１６３􀆰 ０８８ １６３

针齿半径
Ｐｉｎ ｔｏｏｔｈ ｒａｄｉｕｓ

ｒｒｐ ／ ｍｍ
４􀆰 ７３１ ４􀆰 ８

摆线轮偏心距 Ｃｙｃｌｏｉｄａｌ ｇｅａｒ
ｅｃｃｅｎｔｒｉｃｉｔｙ ｅ ／ ｍｍ ２􀆰 ２４２ ２􀆰 ２５

等距修形量
Ｉｓｏｍｅｔｒｉｃ ｍｏｄｉｆｉｃａｔｉｏｎ
ａｍｏｕｎｔ Δｒｒｐ ／ ｍｍ

０􀆰 １２６

移距修形量
Ｓｈｉｆｔ ｍｏｄｉｆｉｃａｔｉｏｎ ａｍｏｕｎｔ

Δｒｐ ／ ｍｍ
０􀆰 ０４７

４􀆰 ３􀆰 ３　 优化前后的啮合压力角最大值对比

由图 １３ 可知，单齿的啮入点 Ｂ、啮出点 Ｃ 对应的

压力角值即为传动过程中的压力角峰值处，其值从优

化前 的 ６６􀆰 ３２° 降 低 到 优 化 后 的 ６５􀆰 ４２°， 降 低 了

１􀆰 ３５％。

图 １３　 优化前后压力角对比图

Ｆｉｇ． １３　 Ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎ ｄｉａｇｒａｍ ｏｆ ｏｐｔｉｍｉｚｅｄ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ａｎｇｌｅ

４􀆰 ３􀆰 ４　 修形作用下的优化齿廓曲线对比

绘制 ＲＶ 传动的摆线轮齿廓图像，对比优化后的

摆线轮理论齿廓与修形齿廓如图 １４所示，优化齿廓与

其理论齿廓的逼近程度良好且留有满足润滑要求的齿

侧间隙与径向间隙。

图 １４　 优化前后齿廓对比图

Ｆｉｇ． １４　 Ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎ ｄｉａｇｒａｍ ｏｆ ｔｏｏｔｈ ｐｒｏｆｉｌｅ ｂｅｆｏｒｅ ａｎｄ ａｆｔｅｒ ｏｐｔｉｍｉｚａｔｉｏｎ

４􀆰 ３􀆰 ５　 根切检验

将表 ２数值代入式（２０）进行检验，结果表明，优
化后齿廓满足不发生根切条件 ｒｒｐ ＜ ｜ ρ０ ｜ ｍｉｎ， 故此优

化齿廓可正确使用。

５　 有限元接触分析

　 　 对 ＲＶ⁃５５０Ｅ 型的摆线针轮传动进行有限元分析

时，模型的简化与网格的划分方式会极大地影响最终

的计算精度，为得到较为准确的计算结果，本文采用

ＳｏｌｉｄＷｏｒｋｓ＋Ｈｙｐｅｒｍｅｓｈ＋Ａｂａｑｕｓ软件进行联合仿真，分
别从建模、网格划分和有限元计算三方面提高计算

精度。
５􀆰 １　 三维模型

在 ＳｏｌｉｄＷｏｒｋｓ中使用方程驱动的曲线功能对优化

前后的摆线针轮机构进行参数化建模，将模型进行适

当简化，去除定位孔、螺纹孔、倒角和凹槽等非必要特

征并将针齿与针齿壳合并为整体，由于两片摆线轮空

间位置呈 １８０°相位差布置，具有对称性，故保留单片

摆线轮进行分析即可。
５􀆰 ２　 网格划分

模型网格的划分质量与密集度直接影响迭代结果

的收敛性与精度，Ａｂａｑｕｓ 自带的网格划分功能对于复

杂模型的处理略有不足。 本文采用专用网格划分软件

Ｈｙｐｅｒｍｅｓｈ对模型划分质量优良的网格。 为充分利用

计算机算力，仅对摆线轮齿与针齿的接触侧进行局部网

格细化，划分精细的 Ｃ３Ｄ８ 四面体单元，非接触侧划分

粗糙的 Ｃ３Ｄ６楔形单元即可。 统计优化前的机构网格

总数为 １１２ ４０４个，节点总数为 ２１１ ９８４个，优化后机构

网格总数为 ９４ ２６５ 个，节点总数为 １９３ ６０８ 个。 将

Ｈｙｐｅｒｍｅｓｈ的 ｈｍ文件保存为 ｉｎｐ文件后导入 Ａｂａｑｕｓ模
型树中，得到图 １５所示的网格布置。
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图 １５　 摆线针轮网格图

Ｆｉｇ． １５　 Ｍｅｓｈ ｄｉａｇｒａｍ ｏｆ ｃｙｃｌｏｉｄａｌ ｐｉｎ ｇｅａｒ

５􀆰 ３　 材料属性赋予与分析步设置

在属性模块输入 ＧＣＲ１５的相关材料属性，并赋予

此模型。 建立静力通用分析步，打开几何大变形开关，
设置分析步总时间为 ０􀆰 １１ ｓ，总输出帧数为 ８８帧。
５􀆰 ４　 相互作用

设置接触对时一般选择结构刚度较大、网格略为

粗糙或面积较大的面为主面，选择针齿表面为接触主

面，摆线轮齿表面为接触从面。 由于针齿由针齿销和

套筒组成，故摆线齿与套筒接触的摩擦类型可视为滚

动摩擦，选择切向行为为罚函数，选择摩擦因数为 ０􀆰 １
即可（也可设置为 ０，不合适的摩擦参数很可能会造成

迭代过程的收敛困难），法向行为为硬接触，建立表面

对表面的接触属性。
５􀆰 ５　 边界条件

采用摆线轮公转，针齿壳自转输出转矩的传动方

式。 释放针齿壳沿全局坐标系下的 ｚ 方向的自转自由

度，释放摆线针轮沿全局坐标系下沿着 ｘ 与 ｙ 方向的

平动自由度。 将单片摆线轮的负载转矩以平滑加载的

方式添加在针轮上，使负载在 ０􀆰 ０１ ｓ 内完全增长至设

定的工作负载，负载转矩方向与针轮自转方向相反，与
摆线轮公转方向相同。
５􀆰 ６　 有限元结果分析

提交分析作业进行计算，结束后提取摆线轮与针

轮的旋转角位移如图 １６所示，在 ０􀆰 ０１～０􀆰 １１ ｓ内摆线

轮公转角位移增量为针轮自转角位移增量绝对值的

６０倍，符合传动比，则边界条件正确。

图 １６　 角位移对比图

Ｆｉｇ． １６　 Ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎ ｄｉａｇｒａｍ ｏｆ ｔｈｅ ａｎｇｕｌａｒ ｄｉｓｐｌａｃｅｍｅｎｔ

分别选取模型工作载荷为 １ ０００、２ ０００、３ ０００、
４ ０００ Ｎ·ｍ，在仿真末时刻处提取各接触齿对的最大

Ｍｉｓｅｓ应力值如图 １７ 所示，传动的同时啮合齿数随着

负载转矩增大从 １１ 齿增加至 ２３ 齿，达到更高的重合

度可以提升传动平稳性，但也会降低传动效率。 同时，
随着负载转矩的增大，各接触齿对的最大 Ｍｉｓｅｓ 应力

呈增大趋势，故机构的工作负载对其接触齿对应力的

大小和分布情况影响很大。

图 １７　 不同工作载荷的摆线针轮接触齿对 Ｍｉｓｅｓ应力比较

Ｆｉｇ． １７　 Ｍｉｓｅｓ ｓｔｒｅｓｓ ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎ ｏｆ ｃｙｃｌｏｉｄａｌ ｐｉｎ ｇｅａｒ ｃｏｎｔａｃｔ ｔｅｅｔｈ
ｕｎｄｅｒ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｗｏｒｋｉｎｇ ｌｏａｄｓ

本文方法旨在保持工作载荷不变的条件下，通
过优化摆线针轮传动的平均压力角，从而使得分配

到各接触齿齿面上的法向作用力减小，提高各个接

触齿提供工作转矩的有效分量，从而减小其 Ｍｉｓｅｓ 应
力大小并改善其应力分布情况。 设置该减速器在单

片摆线轮下所允许的最大负载转矩为 ６ ０５０ Ｎ·ｍ，
仿真结束后分别提取此过程中各零件 Ｍｉｓｅｓ 应力值

最大时刻处云图（图 １８）。 由图 １８ 可知，最大负载工

况下优化前的同时啮合齿数为 ２５，优化后仍为 ２５，
优化前的接触齿对在第 ６ 个处应力值达到最大，优
化后的接触齿对在第 ８ 个处应力值达到最大。 模型

中的摆线轮最大 Ｍｉｓｅｓ 应力值由 １ ２５９􀆰 ４ ＭＰａ 下降

为 ７３３􀆰 ８４ ＭＰａ， 针 轮 的 最 大 Ｍｉｓｅｓ 应 力 值 由

７５８􀆰 １ ＭＰａ上升为 ９９７􀆰 ６ ＭＰａ，对于实际应用中的摆
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图 １８　 模型最大 Ｍｉｓｅｓ应力云图

Ｆｉｇ． １８　 Ｎｅｐｈｏｇｒａｍ ｏｆ ｔｈｅ ｍａｘｉｍｕｍ Ｍｉｓｅｓ ｓｔｒｅｓｓ ｏｆ ｔｈｅ ｍｏｄｅｌ

线针轮传动，针轮上的针齿采用半埋式装配，针轮的

结构刚度远大于摆线轮的结构刚度，针轮结构的最

大 Ｍｉｓｅｓ应力值的变化不会过度影响传动性能，故更

应关注摆线轮优化前后应力的变化与分布情况。 图

１９ 为优化前后的机构接触齿对最大 Ｍｉｓｅｓ 云图。 由

图 １９ 可知，优化前后接触对最大应力 Ｍｉｓｅｓ 下降了

２０􀆰 ７７％，优化前的最大应力出现在摆线轮上，而优

化后将最大应力位置转移到了结构刚性较大的针轮

上，改善了模型整体的应力分布情况。
对摆线轮任一齿的齿廓线上的节点等间距取 ７ 点

并编号，分布如图 １５所示。 该齿从啮入到啮出过程中

７个节点处的 Ｍｉｓｅｓ 应力值的变化情况如图 ２０ 所示。

由图 ２０可知，各节点应力均有不同程度的下降，靠近

最大应力处的节点优化效果较其他节点更为明显，单
齿啮合过程中应力分布更加均匀平缓。

图 １９　 接触齿最大应力处云图

Ｆｉｇ． １９　 Ｎｅｐｈｏｇｒａｍ ｏｆ ｔｈｅ ｍａｘｉｍｕｍ ｓｔｒｅｓｓ ｏｆ ｔｈｅ ｃｏｎｔａｃｔ ｔｏｏｔｈ

图 ２０　 节点 Ｍｉｓｅｓ应力变化图

Ｆｉｇ． ２０　 Ｃｈａｎｇｅ ｄｉａｇｒａｍ ｏｆ Ｍｉｓｅｓ ｓｔｒｅｓｓ ａｔ ｔｈｅ ｎｏｄｅ
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５􀆰 ７　 质量优化结果

进入 Ａｂａｑｕｓ的 Ｑｕｅｒｙ ｉｎｆｏｒｍａｔｉｏｎ模块对优化前后

的模型进行质量统计，优化前后简化模型质量分为

１９􀆰 ２ ｋｇ与 １７􀆰 ４ ｋｇ，则在负载不变的情况下，优化后的

模型质量减小了 ９􀆰 ３８％，大大降低模型整体质量。 鉴

于此简化模型的螺纹孔、倒角等非必要特征和油液存

放问题，实际质量优化值应小于此值。

６　 结论

　 　 本文提出一种基于摆线针轮传动的压力角的新型

齿廓曲线优化方法，并以有限元方法验证其准确性，得
到主要结论如下：

１）以矢量法推导摆线针轮修形传动方程与压力

角计算方程，将摆线轮齿廓曲线区分为工作段与非工

作段。 分析确定了影响摆线针轮传动压力角变化的各

种参数及其对传动压力角的影响效果。
２）结合各参数对压力角变化影响的分析结果，确

定相关参数为设计变量，根据传动要求给出约束条件，
以工作段平均压力角为目标函数利用遗传算法对摆线

轮齿廓曲线进行优化设计。
３）以 ＲＶ⁃５５０Ｅ 型减速器为实例优化，结果表明，

优化后的齿廓曲线中单齿工作段平均压力角减小了

４􀆰 １４％，单齿工作段压力角最大值减小了 １􀆰 ３５％，且此

优化齿廓与其理论齿廓的逼近程度良好。 利用有限元

模型进行分析验证，结果表明此方法使优化前后 ＲＶ
模型的接触齿对最大 Ｍｉｓｅｓ 值下降了 ２０􀆰 ８％，将最大

应力位置转移到了针轮，改善了应力分布情况，且优化

前后模型总质量下降了 ９􀆰 ３８％。
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