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摘要　 为提高齿轮的传动性能，基于啮合线原理提出了一种低滑动率摆线正齿轮。 首先通过齿轮啮合原理推导出

摆线正齿轮齿廓与过渡曲线方程；然后基于齿廓参数与重合度公式计算得出其最大重合度为 ３􀆰 ０１３ ４；最后分析了摆线

正齿轮啮合过程中的稳定性、接触应力和疲劳寿命。 结果表明，高重合度摆线齿轮齿间切向啮合力为 １ ２３８􀆰 ２ Ｎ，与相同

工况下的渐开线标准齿轮相比，减小了 ５􀆰 ２４％；通过疲劳寿命分析可知，最小疲劳寿命为 ４􀆰 ５３４×１０６ 次，齿面接触应力主

要集中在齿轮啮合位置以及齿根部位，因此疲劳破坏易发生于主动轮与从动轮啮合处以及齿根部位。
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０　 引言

　 　 随着制造业的迅速发展，传统机械面对的工况更

加复杂。 齿轮作为传统机械中最基础、最重要的零件，
其啮合特性是机械传动能否维持高效率、高精度的重

要保证。 然而，随着不同行业特殊要求（高转速、高负

载、高效率）的出现，一般齿轮传动的特性无法满足工

业需要。 因此，开展新型齿廓曲线理论研究，对提高齿

轮传动性能及应用普适性具有重要意义。
齿轮应用到目前为止，使用相对广泛的齿廓曲线

主要有三种，即渐开线、摆线以及圆弧曲线。 其中，摆
线齿廓加工难度最大，但相比渐开线和圆弧曲线，具有
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齿根弯曲强度高、接触强度大等特性，且存在滑动率低

的特点，能有效降低摩擦磨损与胶合，保持齿轮的传动

精度。 为了降低摆线齿廓加工难度，优化传动特性，陈
兵奎等［１⁃２］以共轭曲线为基础，根据等距包络法，提出

了用管状啮合曲面建立圆弧齿廓。 ＢＡＩ Ｈ等［３］根据齿

轮传动原理和展成原理，建立了圆弧齿椭圆齿轮。
ＰＥＮＧ Ｙ等［４］推导出了齿轮的齿形方程，提出了一种

新型的圆弧齿线摆线圆柱齿轮。 ＨＡＮ Ｚ 等［５］基于微

分几何和共轭啮合理论，推导了复合摆线齿廓曲线的

共轭齿廓方程。 陆龙生等［６⁃７］针对摆线轮传动误差与

承载能力，提出了新型修形方式。 ＴＡＮＧ Ｗ 等［８］设计

了一种具有双圆弧齿廓的摆线锥齿轮面啮合内啮合

副。 李红勋等［９⁃１２］提出了一种高重合度复合摆线内啮

合齿廓，建立了共轭齿廓的数学方程。
针对齿廓改变所发生的啮合力变化从而导致的滑

动问题，王均刚等［１３］提出了一种降低滑动率的椭圆摆

线齿轮设计方法，并推导出了齿廓方程。 张宇等［１４］基

于直线与圆弧两种基本线型及其啮合方程，推导了两

组共轭曲线的滑动率公式。 在此基础上，陈厚军等［１５］

分别对渐开线以及圆弧齿进行了分析，获得两种齿廓

的滑动率变化规律。 ＣＨＥＮ Ｙ 等［１６］提出了一种新型

的齿廓，并推导了新型齿廓的接触曲线、齿厚曲线以及

圆柱齿面的计算公式。 ＬＩ Ｘ Ｐ 等［１７］分析了大模数圆

柱渐开线齿轮副的变异系数和滑动率的影响因素，并
通过对数据的计算和分析，实现了总位移分布系数值

的优化。
本文在传统啮合线法的基础上推导了新型复合摆

线齿廓方程，求解了可用于齿轮传动的最高重合度条

件，并以最高重合度为条件建立了高重合度低滑动率

摆线齿廓三维模型；计算了该摆线齿轮副的重合度、滑
动率等特性；并对其传动稳定性，接触应力、摩擦应力、
疲劳寿命等进行了分析。 该研究为研发高性能传动齿

轮提供理论依据。

１　 摆线正齿轮设计及参数计算

１􀆰 １　 摆线正齿轮设计

　 　 如图 １所示，主动外齿齿轮以 Ｏ１ 点为中心，节圆

半径为 ｒ１、齿顶圆半径为 ｒａ１，从动外齿齿轮以 Ｏ２ 点为

中心，节圆半径为 ｒ２、齿顶圆半径为 ｒａ２，两节圆的切点

Ｐ 即为节点。 设 Ａ１Ａ２分别为从动外齿轮 Ｏ２ 和主动外

齿轮 Ｏ１ 的齿顶圆与两圆弧啮合线的交点，则以点 Ｏ″
为圆心、Ｏ″Ｐ＝Ｒ 为半径所形成的圆弧 ＰＡ２ 即为齿轮啮

出期间的啮合曲线段，而以点 Ｏ′为圆心、 Ｏ′ Ｐ ＝
（Ｒ－ ｒ２）为半径的圆弧 ＰＡ１ 就是啮入期间的啮合曲线

段，其中，ｒ２＜Ｒ≤ｒ２＋ｒ１ ／ ２。

　 　 因为摆线齿轮的圆啮合线为动圆，所以主动外齿

齿轮即为齿廓的无包心外摆线，而从动外齿齿轮即为

齿廓的包心外摆线。 同时，可将半径为 Ｒ 的从动齿轮

齿廓看作半径为（Ｒ－ｒ２）的无包心外摆线，且由于两外

摆线的等效关系，主动轮齿廓也可看作半径为（Ｒ－ｒ２）
的无包心外摆线。 只要不发生齿廓干涉，从动外齿齿

轮的齿根齿廓可以是其他任意形式。

图 １　 齿轮啮合原理图

Ｆｉｇ． １　 Ｐｒｉｎｃｉｐｌｅ ｄｉａｇｒａｍ ｏｆ ｇｅａｒ ｍｅｓｈｉｎｇ

以节点 Ｐ 为坐标原点建立固定坐标系（Ｐ⁃ｘ，ｙ），ｙ
轴与 Ｏ１Ｏ２ 重合，上为正方向，ｘ 轴与其垂直，右为正方

向，则其啮出时的啮合线方程可表示为
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， ｔ∈ （０，ｔ２） （１）

式中， ｔ 为图 １中 Ｏ″Ｐ 逆时针方向旋转过程中的转角；
ｔ２ 为齿轮终止啮合点的参变量。

根据齿廓法线可得一系列位于啮合线上的接触

点，其运动轨迹与外主动外齿齿轮和内从动外齿齿轮

的运动轨迹相同，即为主动外齿齿轮和从动外齿齿轮

的齿廓曲线［１８］。
利用坐标变换式
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（２）

式中， φ１ 为主动轮转过的微小角度。
以主动外齿齿轮的中心 Ｏ１ 为原点，作与之固连并

一同旋转的坐标系 （Ｏ１⁃ｘ， ｙ），在初始位置， ｙ 轴与

Ｏ１Ｏ２ 重合，上为正方向，ｘ 轴与其垂直，进而求得其主

动外齿齿轮齿顶部分的无包心外摆线齿廓方程：
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ｌ１ａ ＝

－ （Ｒ ＋ ｒ１）ｓｉｎ
Ｒｔ
ｒ１

＋ Ｒｓｉｎ（Ｒｔ
ｒ１

＋ ｔ）

（Ｒ ＋ ｒ１）ｃｏｓ
Ｒｔ
ｒ１

－ Ｒｃｏｓ（Ｒｔ
ｒ１

＋ ｔ）

１

é

ë

ê
ê
ê
ê
ê
êê

ù

û

ú
ú
ú
ú
ú
úú

（３）

同理，利用坐标变换式，得到

ｌ２ ＝
ｘｃｏｓ φ２ － ｙｓｉｎ φ２ ＋ ｒ２ｓｉｎ φ２
ｘｓｉｎ φ２ ＋ ｙｃｏｓ φ２ － ｒ２ｃｏｓ φ２

１

é

ë

ê
ê
êê

ù

û

ú
ú
úú

（４）

　 　 以从动外齿齿轮的中心 Ｏ２ 为原点，作与之固连并

一同旋转的坐标系 （Ｏ２⁃ｘ， ｙ），在初始位置， ｙ 轴与

Ｏ１Ｏ２ 重合，ｘ 轴与它垂直，从而可求得从动外齿轮的

齿顶部分的包心外摆线齿廓方程为

ｌ２ａ ＝

－ （Ｒ － ｒ２）ｓｉｎ
Ｒｔ
ｒ２

＋ Ｒｓｉｎ（Ｒｔ
ｒ２

－ ｔ）

（Ｒ － ｒ２）ｃｏｓ
Ｒｔ
ｒ２

－ Ｒｃｏｓ（Ｒｔ
ｒ２

－ ｔ）

１

é

ë

ê
ê
ê
ê
ê
êê

ù

û

ú
ú
ú
ú
ú
úú

（５）

相似地，齿轮啮入期间啮合线方程为

ｌｉｎ ＝
－ （Ｒ － ｒ２）ｓｉｎ ｔ′

－ （Ｒ － ｒ２）（１ － ｃｏｓ ｔ′）
１

é

ë

ê
ê
êê

ù

û

ú
ú
úú

， ｔ′∈ （０，ｔ１） （６）

式中， ｔ′为图 １中 Ｏ′Ｐ顺时针方向旋转过程中的转角，
ｔ１ 为齿轮起始啮合点的参变量。

于是，可以推导出主动外齿齿轮与从动外齿齿轮

的齿根部分无包心内摆线齿廓曲线的方程为

ｌ１ｆ ＝

［ｒ１ － （Ｒ － ｒ２）］ｓｉｎ
（Ｒ － ｒ２）ｔ′

ｒ１
－ （Ｒ － ｒ２）ｓｉｎ

［（Ｒ － ｒ２） － ｒ１］ｔ′
ｒ１

［ｒ１ － （Ｒ － ｒ２）］ｃｏｓ
（Ｒ － ｒ２）ｔ′

ｒ１
＋ （Ｒ － ｒ２）ｃｏｓ

［（Ｒ － ｒ２） － ｒ１］ｔ′
ｒ１

１

é

ë

ê
ê
ê
ê
ê
ê

ù

û

ú
ú
ú
ú
ú
ú

（７）

ｌ２ ｆ ＝

－ （Ｒ － ｒ２）ｓｉｎ
Ｒｔ′
ｒ２

＋ Ｒｓｉｎ（Ｒｔ′
ｒ２

－ｔ′）

（Ｒ － ｒ２）ｃｏｓ
Ｒｔ′
ｒ２

－ Ｒｃｏｓ（Ｒｔ′
ｒ２

－ｔ′）

１

é

ë

ê
ê
ê
ê
ê
êê

ù

û

ú
ú
ú
ú
ú
úú

（８）

１􀆰 ２　 最大重合度分析

　 　 由重合度定义知，摆线齿轮重合度计算式为

ε ＝
φｆ ＋ φａ
２π ／ ｚ１

＝
（Ｒ － ｒ２） ｔ１ ＋ Ｒｔ２
２πｒ１ ／ ｚ１

＝
（Ｒ － ｒ２） ｔ１ ＋ Ｒｔ２

πｍ
（９）

　 　 在△Ａ１Ｏ′Ｏ２ 中，由余弦定理可得

｜Ａ１Ｏ２ ｜ ２ ＝ ｜Ａ１Ｏ′ ｜ ２＋ ｜Ｏ′Ｏ２ ｜ ２－２ ｜Ａ１Ｏ′ ｜· ｜Ｏ′Ｏ２ ｜ ｃｏｓ ｔ１
（１０）

　 　 　 ｔ１ ＝ａｒｃｃｏｓ
｜Ａ１Ｏ′ ｜ ２＋ ｜Ｏ′Ｏ２ ｜ ２－ ｜Ａ１Ｏ２ ｜ ２

２ ｜Ａ１Ｏ ｜· ｜Ｏ′Ｏ２ ｜
（１１）

式中，Ａ１Ｏ′＝Ｒ－ｒ２；Ｏ′Ｏ２ ＝Ｒ；Ａ１Ｏ２ ＝ ｒａ２。
同理，在△Ａ２Ｏ″Ｏ１ 中，由余弦定理可得

ｔ２ ＝ ａｒｃｃｏｓ
｜ Ａ２Ｏ″ ｜ ２ ＋｜ Ｏ″Ｏ１ ｜ ２ －｜ Ａ２Ｏ１ ｜ ２

２ ｜ Ａ２Ｏ″ ｜·｜ Ｏ″Ｏ１ ｜
（１２）

式中，Ａ２Ｏ″＝Ｒ；Ｏ″Ｏ１ ＝Ｒ＋ｒ１；Ａ２Ｏ１ ＝ ｒａ１。
由上文可知，长度与模数 ｍ 成正比，角度值与模

数 ｍ 无关，因此重合度与模数无关，仅与两啮合齿轮

的齿数以及齿顶高系数有关，且随之增大而增大。 当

Ｒ＝ ｒ２＋ｒ１ ／ ２时，重合度达到极大值。
１􀆰 ３　 滑动率计算

　 　 齿间相对滑动会增加磨损与交合的发生率，导致

齿轮传动耗能变高。 因此，为了提高齿轮传动性能，减
少损耗，需要降低齿间滑动率。 如图 ２所示，某共轭齿

廓 １和 ２相切于 Ｍ 点，啮合过程中 Ｍ１ 和 Ｍ２相接触，
在此期间，齿廓 １和齿廓 ２相互滑动。 由图 ２可知，两
齿廓接触点在齿廓 １ 和齿廓 ２ 划过的弧长分别为

Ｓ１ ＝ＭＭ１ 和 Ｓ２ ＝ＭＭ２。

图 ２　 共轭齿廓啮合原理图

Ｆｉｇ． ２　 Ｓｃｈｅｍａｔｉｃ ｄｉａｇｒａｍ ｏｆ ｃｏｎｊｕｇａｔｅ ｔｏｏｔｈ ｐｒｏｆｉｌｅｓ ｍｅｓｈｉｎｇ

根据定义，滑动率（小齿轮为主动轮）的数学表达

式为

σ１ ＝ ｌｉｍΔｓ１→０
Δｓ１ － Δｓ２
Δｓ１

＝
ｄｓ１ － ｄｓ２
ｄｓ１

σ２ ＝ ｌｉｍΔｓ２→０
Δｓ２ － Δｓ１
Δｓ２

＝
ｄｓ２ － ｄｓ１
ｄｓ２

ì

î

í

ï
ïï

ï
ïï

（１３）

式中，

ｄｓ１ ＝ ｘ′２１ ＋ｙ′２１ ｄｙ ＝ ｒ
ｒ１ ＋ ｈ

ｒ１（ｈ － ｙ）
ｄｙ

ｄｓ２ ＝ ｘ′２２ ＋ｙ′２２ ｄｙ ＝ ｒ
ｒ２ ＋ ｈ

ｒ２（ｈ － ｙ）
ｄｙ

ì

î

í

ï
ïï

ï
ïï

（１４）

　 　 通过式（１３）和式（１４），可以推导出滑动率的最后

表达式为
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σ１ ＝ ［
ｒ（ ｒ１ ＋ ｈ）
ｒ１（ｈ － ｙ）

－
ｒ（ ｒ２ － ｈ）
ｒ２（ｈ － ｙ）

］ ／ ［
ｒ（ ｒ１ ＋ ｈ）
ｒ１（ｈ － ｙ）

］ ＝

（ １
ｒ１

＋ １
ｒ２
） ／ （ １

ｒ２
＋ １

ｈ
） （１５）

σ２ ＝ ［
ｒ（ ｒ２ － ｈ）
ｒ２（ｈ － ｙ）

－
ｒ（ ｒ１ ＋ ｈ）
ｒ１（ｈ － ｙ）

］ ／ ［
ｒ（ ｒ２ － ｈ）
ｒ２（ｈ － ｙ）

］ ＝

（ １
ｒ１

＋ １
ｒ２
） ／ （ １

ｒ２
－ １

ｈ
） （１６）

　 　 由于摆线啮合齿轮副的啮合线是个圆，而在啮合

线上的任意一点，都有 ｈ＝Ｒ，故

σ１ ＝ （
１
ｒ１

＋ １
ｒ２
） ／ （ １

ｒ１
＋ １

Ｒ
） ＝ Ｒ（ ｒ１ ＋ ｒ２） ／ ［ ｒ２（ ｒ１ ＋ Ｒ）］

σ２ ＝ （
１
ｒ１

＋ １
ｒ２
） ／ （ １

ｒ２
－ １

Ｒ
） ＝ Ｒ（ ｒ１ ＋ ｒ２） ／ ［ ｒ１（Ｒ － ｒ１）］

ì

î

í

ï
ïï

ï
ï

（１７）
　 　 由式（１７）可以看出，σ１、σ２ 与 ｒ 无关，在齿廓上任

意一点啮合时的滑动率都是相等的，这就使得齿面磨

损比较均匀。 根据齿轮啮合原理及滑动率定义，当重

合度达到极限状态时，小齿轮滑动率为 ０􀆰 ４０５，大齿轮

滑动率为 ０􀆰 １０８。 在相同参数条件下，依据齿轮滑动

率定律［１９］计算的标准渐开线齿轮小齿轮齿顶与齿根

处滑动率分别为 ０􀆰 ６６５、１􀆰 ２６６，大齿轮齿顶与齿根处

的滑动率分别为 ０􀆰 ３４２、０􀆰 ８６５。 这证明摆线齿轮滑动

率更低，传动性能更佳。

表 １　 齿轮参数

Ｔａｂ． １　 Ｇｅａｒ ｐａｒａｍｅｔｅｒ

齿数比
Ｇｅａｒ ｒａｔｉｏ

压力角
Ｐｒｅｓｓｕｒｅ ａｎｇｌｅ ／ （°）

模数
Ｍｏｄｕｌｅ ／ ｍｍ

齿厚
Ｔｏｏｔｈ ｔｈｉｃｋｎｅｓｓ ／ ｍｍ

重合度
Ｏｖｅｒｌａｐ ｒａｔｉｏ

摆线正齿轮 Ｃｙｃｌｏｉｄａｌ ｓｐｕｒ ｇｅａｒ ４０ ／ ８０ ２０ ２ １０ ３􀆰 ０１３ ４
渐开线齿轮 Ｉｎｖｏｌｕｔｅ ｇｅａｒ ４０ ／ ８０ ２０ ２ １０ １􀆰 ７６

１􀆰 ４　 赫兹接触应力分析

　 　 疲劳破坏作为常见的齿轮破坏形式，对齿轮的传

动性能有较大的影响，而该齿轮副属于新型多齿啮合

传动副，齿间载荷分配十分复杂，属于静不定问题，且
目前尚无成熟计算方法与大量的实验研究。 因此，本
文只能就单轮齿对啮合情况进行分析。 假设，任意时

刻主动轮作用于从动轮上的转矩为 Ｔｃ，从动轮中心至

接触点的齿廓公法线距离为 ｒｃｉ，当不考虑其他（摩擦

等）因素时，接触点处啮合力可表示为

Ｆ ｉ ＝
Ｔｃ
ｒｃｉ

（１８）

　 　 根据赫兹接触理论［２０⁃２１］可得任意时刻接触点的

齿面接触应力，表示为

σＨ ＝
Ｆｃ
πＢ
１
ρ
（
１ － ν２１
Ｅ１

＋
１ － ν２２
Ｅ２
） －１ （１９）

ρｉｎ ＝ ４ｓｉｎ φｉ［ ｒ１ － （ ｒ２ － Ｒ）］Ｒ ／ （ ｒ２ － ｒ１） （２０）

ρｏｕｔ ＝ ４ｓｉｎ φｉ（Ｒ － ｒ１）（ ｒ２ － Ｒ） ／ （ ｒ２ － ｒ１） （２１）

φｉ ＝
［（ε －

θｃｚｃ
２π
）ｍπ］ ／ ２（ ｒ１ － Ｒ）

θｃｚｃ
２π
≤ ε

（θｃｚｃ ／ ２π － ε）ｍπ ／ ２Ｒ
θｃｚｃ
２π

＞ ε

ì

î

í

ï
ïï

ï
ï

（２２）

式中， ν１、ν２ 为两齿轮的泊松比； Ｅ１、Ｅ２ 为两齿轮的弹

性模量； ρ 为接触点的综合曲率半径； ρｉｎ 为啮入期的

综合曲率半径； ρｏｕｔ 为啮出期的综合曲率半径； φｉ 为不

同时刻接触点的压力角； θｃ 为从动轮的转角； ｚｃ 为从

动轮的齿数。
将前文中的参数及齿轮强度计算标准代入式

（１９），可得主动轮的最大接触应力为 ４４５􀆰 ７ ＭＰａ，而相

同参数条件下渐开线齿轮主动轮的最大接触应力为

６７０􀆰 ９ ＭＰａ，证明摆线轮承载性能更佳。

２　 摆线正齿轮接触特性分析

２􀆰 １　 摆线正齿轮传动模型的建立

　 　 如上所述，当 Ｒ ＝ ｒ２ ＋ ｒ１ ／ ２ 时，即 ｔ１ ＝ ０􀆰 ４０５ ３，
ｔ２ ＝ ０􀆰 １０８ ３时重合度取最大值，最大值为 ３􀆰 ０１３ ４。 基

于此建立摆线齿轮外啮合齿轮如图 ３（ａ），同时建立相

同参数的渐开线啮合齿轮如图 ３（ｂ）所示，齿形数据参

数如表 １所示。 由表 １ 可知，摆线正齿轮传动的重合

度比相同参数情况下渐开线齿轮传动的重合度更高。

图 ３　 啮合齿轮局部示意图

Ｆｉｇ． ３　 Ｌｏｃａｌ Ｄｉａｇｒａｍ ｏｆ ｍｅｓｈｉｎｇ ｇｅａｒｓ

２􀆰 ２　 动态啮合力分析

　 　 为了实现齿轮接触应力的精确计算，利用 Ａｄａｍｓ
软件，对所设计的高重合度齿轮及渐开线齿轮进行动

力学分析，求解齿间动态啮合力的变化过程。
为避免齿轮接触初期速度突变所造成的冲击，小

齿轮驱动转速以 ｓｔｅｐ（ｔｉｍｅ，０，０ｄ，０􀆰 ５，１ ２００ｄ） 的阶跃

函数形式施加，转速为 ２００ ｒ ／ ｍｉｎ。 从动齿轮上施加负

载以 ｓｔｅｐ（ｔｉｍｅ，０，０，０􀆰 ０１，１００ ０００） 的阶跃函数形式
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施加，其大小为 １００ Ｎ·ｍ。 接触参数经计算可得阻尼

系数 Ｃ＝ ５０ Ｎ·ｓ ／ ｍｍ，穿透深度 ｄ ＝ ０􀆰 １ ｍｍ，ｋ ＝ ６􀆰 ４×
１０５ Ｎ ／ ｍｍ，ｅ ＝ １􀆰 ５。 仿真时间为 ２ ｓ，步长为 ４００。 图

４（ａ）所示为高重合度齿轮啮合力仿真曲线。 为了便

于比较，图 ４（ｂ）给出了相同参数的渐开线齿轮的啮合

力仿真曲线。
由图 ４可知，与渐开线齿轮相比，摆线正齿轮齿间

啮合力由 ３或 ４个齿轮共同承担，且由于摆线齿轮啮

合线是圆弧，在传动转矩一定的条件下，齿面啮合力的

方向与大小都是变化的，所以啮合力波动大，使得摆线

正齿轮径向接触力略大于渐开线齿轮，相较于渐开线

齿轮，不适用于高速传动。 但在啮合传动中起主要影

响的是切向啮合力，而与相同工况下的渐开线标准齿

轮相比，摆线正齿轮齿间切向啮合力由 １ ３０６􀆰 ８ Ｎ 减

小为 １ ２３８􀆰 ２ Ｎ，比渐开线传动减小了 ５􀆰 ２４％。 同时，
摆线正齿轮重合度达到 ３􀆰 ０１３ ４，故该摆线正齿轮的传

动性能要优于渐开线齿轮。

图 ４　 动态啮合力示意图

Ｆｉｇ． ４　 Ｄｉａｇｒａｍ ｏｆ ｄｙｎａｍｉｃ ｍｅｓｈｉｎｇ ｆｏｒｃｅ

２􀆰 ３　 静力学仿真结果分析

　 　 运用 Ａｎｓｙｓ Ｗｏｒｋｂｅｎｃｈ 对传动模型进行有限元求

解设置［２２］，通过求解计算后得到如图 ５ 所示的传动模

型静力学分析结果。 通过对传动模型施加 １００ Ｎ·ｍ
力矩，其力学分析结果如图 ５（ａ）所示。 由图 ５（ ａ）可
知，该状态下相啮合的两齿轮在齿根和接触部位有明

显的受力，且齿根部位受力更为明显，最大接触应力达

到 ４５６􀆰 ９９ ＭＰａ。 同时，为防止出现特殊情况，对该齿

轮传动模型进行了 ２００、３００、４００ Ｎ·ｍ 力矩驱动下的

静力学分析，结果分别如图 ５（ｂ）、（ｃ）、（ｄ）所示。 由

图 ５可以看出，在不同力矩下，相接触两齿轮出现最大

应力部位与 １００ Ｎ时是相似的。
２􀆰 ４　 轮齿最大应力及分布

　 　 为详细了解齿轮从启动到平稳运转整个过程中的

应力分布情况，本文模拟了 ７个轮齿的啮合过程，如图

６所示。 因为齿轮啮合过程中，第①齿与第⑦齿啮合

不完整，会对最终分析造成影响，所以选取第②～⑥齿

的啮合应力曲线图。 齿轮运转过程中，载荷过大是导

致齿轮损坏的主要原因，因此齿轮啮合过程中最大应

力值和其分布是研究的重点。 图 ６所示为整个齿轮啮

图 ５　 高重合度摆线齿轮静态分析的应力云图

Ｆｉｇ． ５　 Ｓｔｒｅｓｓ ｎｅｐｈｏｇｒａｍ ｏｆ ｈｉｇｈ ｃｏｉｎｃｉｄｅｎｃｅ ｃｙｃｌｏｉｄ ｇｅａｒ ｓｔａｔｉｃ ａｎａｌｙｓｉｓ

合过程中最大 ｖｏｎ Ｍｉｓｅｓ 应力值及其分布。 为保证分

析数据的完整性，选取第④齿的啮合应力曲线（图 ６）
进行分析。

图 ６　 啮合过程最大接触应力曲线图

Ｆｉｇ． ６　 Ｍａｘｉｍｕｍ ｃｏｎｔａｃｔ ｓｔｒｅｓｓ ｃｕｒｖｅ ｏｆ ｍｅｓｈｉｎｇ ｐｒｏｃｅｓｓ

如图 ７所示，第 １阶段从动轮齿根受压力，第 ２ 阶

段主动轮齿根受压力，第 ３阶段主动轮齿根受拉力，第
４阶段为主动轮齿顶受压力。 由图 ７ 可知，第④齿在

０􀆰 ４２５ ｓ时的 ｖｏｎ Ｍｉｓｅｓ应力最大，当其 ｖｏｎ Ｍｉｓｅｓ 应力

达到峰值后急速降低，在 ０􀆰 ４７５ ｓ 时降到最低点。 而

由图 ８可知，应力较大的地方主要分布在主动轮齿根

处。 其中主动轮齿根处的应力最大，其原因可依据齿

轮啮合原理来解释，啮合时齿轮齿面的接触位置在啮

合线上，主动轮和从动轮通过啮合位置进行力的传递，
故其接触位置的应力较大。 由于轮齿对齿轮本体相当

于 １个悬臂梁，导致啮合力产生的力矩和齿根处的应

力集中，使得齿根处出现最大拉应力或压应力。
２􀆰 ５　 多工况应力分析

　 　 为验证不同力矩对摆线正齿轮接触应力的影响情

况，设置了 ４组力矩（１００、２００、３００、４００ Ｎ·ｍ），通过仿

真来探究其影响程度，结果如图 ９所示，显示了不同工

况下的齿轮齿面时变接触应力变化情况。 由图 ９可以

看出，力矩与啮合齿轮齿面接触应力大小呈现正相关，
随着力矩的增大，齿面接触应力增大。 同时，随着力矩

的增大，动态啮合力也增大，进而导致轮齿中心距增

大，但其增幅相对较小。 从低到高的曲线波动趋势可
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图 ７　 单齿最大接触应力分析

Ｆｉｇ． ７　 Ａｎａｌｙｓｉｓ ｏｆ ｔｈｅ ｍａｘｉｍｕｍ ｃｏｎｔａｃｔ ｓｔｒｅｓｓ ｏｆ ｓｉｎｇｌｅ ｔｏｏｔｈ

图 ８　 最大应力示意图

Ｆｉｇ． ８　 Ｄｉａｇｒａｍ ｏｆ ｔｈｅ ｍａｘｉｍｕｍ ｓｔｒｅｓｓ

以看出，随着力矩的增加，齿面接触应力的最大值与最

小值差异逐渐变小，这表明力矩越大，动态啮合力的波

动越小，齿轮运行过程更加平稳。

图 ９　 不同工况下啮合过程接触应力曲线图

Ｆｉｇ． ９　 Ｃｏｎｔａｃｔ ｓｔｒｅｓｓ ｃｕｒｖｅ ｏｆ ｍｅｓｈｉｎｇ ｐｒｏｃｅｓｓ ｕｎｄｅｒ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｗｏｒｋｉｎｇ
ｃｏｎｄｉｔｉｏｎｓ

３　 疲劳寿命分析

　 　 本文所设计摆线正齿轮，本体材料采用 ＱＴ４５０，其
强度极限为 ４５０ ＭＰａ。 在瞬态动力学分析过程中，得
到了齿轮在啮合过程中各啮合位置的等效应力和接触

应力，在整个齿轮运转过程中，最大等效应力和接触应

力均小于强度极限。 而在齿轮传动中造成结构失效的

主要原因是疲劳失效，因此本文运用 Ａｎｓｙｓ 中的疲劳

分析模块 Ｆａｔｉｇｕｅ Ｔｏｏｌ，使用 Ｎｃｏｄｅ 材料库中对应材料

的 Ｓ⁃Ｎ 曲线（图 １０）。 采用广泛使用的应力⁃寿命方

法，确定了应力循环次数，并计算出最大等效应力出现

的最大时间点 ０􀆰 ５６５ ｓ时的疲劳寿命，结果如图 １１ 所

示。 结合之前的受力分析可以观察出，最易发生疲劳

破坏的位置位于主动轮与从动轮啮合处以及齿根部

分，最小疲劳寿命为 ４􀆰 ５３４×１０６ 次。 由此可以得出结

论：瞬态动力学强度分析中传动系统的受力分布情况

和寿命云图整体保持一致，且出现循环次数较少的局

部集中的特点，主要集中在齿轮的啮合位置及齿根部

位，导致这种现象的主要原因在于此处应力较大。

图 １０　 ＱＴ４５０ Ｓ⁃Ｎ 曲线

Ｆｉｇ． １０　 ＱＴ４５０ Ｓ⁃Ｎ ｃｕｒｖｅ

图 １１　 疲劳寿命应力云图

Ｆｉｇ． １１　 Ｓｔｒｅｓｓ ｎｅｐｈｏｇｒａｍ ｏｆ ｆａｔｉｇｕｅ ｌｉｆｅ

４　 结论

　 　 为提高齿轮的传动性能，本文基于啮合线原理提

出了一种低滑动率摆线正齿轮，并对其重合度、传动稳

定性、接触应力和疲劳寿命等传动特性进行了分析，得
到结论如下：

１）提出了一种新型低滑动率摆线外啮合正齿轮

副，采用笛卡儿坐标系绘制出齿轮副啮合坐标，对啮合

线上各点进行参数化表达，并根据啮合原理计算推导

了齿廓方程。
２）根据重合度公式与所设计外摆线正齿轮啮合

曲线方程，推导出所设计齿轮最大重合度，结果显示当

Ｒ＝ ｒ２＋ｒ１ ／ ２时，重合度达到最大。
３）基于最大重合度建立啮合齿轮对模型，通过动

力学仿真，获得未修形状态下的高重合度摆线齿轮齿

间切向啮合力为 １ ２３８􀆰 ２ Ｎ，与相同工况下的渐开线标

准齿轮相比，减小了 ５􀆰 ２４％。
４）由应力分析可得，高重合度摆线齿轮在运转过

程中所产生接触以及拉、压应力的主要集中部位，并结

合寿命分析可推断，齿轮疲劳破坏主要集中在轮齿啮
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合部位以及齿根、齿顶处；根据多工况应力分析，动态

啮合力与负载呈负相关。 且整个系统运行过程中冲

击、振动小，运行平稳。
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