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高速大重合度直齿圆柱齿轮的齿廓最佳修形研究
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STUDY ON THE BEST PROFIL E MODIFICATION OF HIGH - SPEED

SPUR GEARS WITH HIGH- CONTACT - RATIO
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摘 　要 　在对高速大重合度圆柱齿轮传动的动力性能进行计算机模拟的基础上 , 研究了齿廓

修形对啮合轮齿间动载荷的影响 , 提出了确定齿廓最佳修形量的方法。
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Abstract 　Based on the computer simulation for the dynamic behavior of high - speed spur gear trans2
missions with high - contact - ratios , the effect of tooth profile modification on the dynamic load be2
tween the mating gear teeth is investigated. A method for optimal profile modification to minimize the

dynamic load is presented.
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为了提高直齿圆柱齿轮传动的承载能力和改善其动态性能 , 目前越来越多地采用重合

度大于 2 的大重合度直齿圆柱齿轮传动。与常规的小重合度齿轮传动相比 , 大重合度齿轮

传动的同时啮合轮齿对数多 , 故承载能力大 , 但工作时对轮齿误差和变形很敏感。为了改

善高速大重合度直齿圆柱齿轮传动的动力特性以及防止胶合失效 , 必须对其轮齿进行修

形。目前 , 有关大重合度直齿圆柱齿轮的齿廓修形研究已得到广泛重视[1～3 ] 。对齿廓修形

量通过多次试算和实验来确定的 , 因此周期长 , 成本高 , 而且难于获得最佳修形量。本文

在模拟分析高速大重合度直齿圆柱齿轮传动系统的动态性能的基础上 , 建立了确定齿廓最

佳修形量的方法 , 运用大量数值计算 , 获得了确定最佳修形量的回归公式。

1 　动态性能模拟分析

图 1 所示为直齿圆柱齿轮传动系统的动力学模型 , 由 Lagrange 定理得其动力学方程

J Mθ
. .

M + CS1 ( ÛθM - Ûθ1) + KS1 ( ÛθM - Ûθ1) = TM

J1θ
. .

1 + CS1 ( Ûθ1 - ÛθM ) + KS1 (θ1 - θM ) + Cg ( rb1 Ûθ1 - rb2 Ûθ2) rb1 + Kg ( rb1θ1 - rb2θ2) rb1 = 0

J2θ
. .

2 + CS2 ( Ûθ2 - ÛθL ) + KS2 (θ2 - θL ) + Cg ( rb2 Ûθ2 - rb1 Ûθ1) rb2 + Kg ( rb2θ2 - rb1θ1) rb2 = 0

JLθ
. .

L + CS2 ( ÛθL - Ûθ2) + KS2 (θL - θ2) = - TL

(1)
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图 1 　动力学模型

　　式中 J M 、J1 、J2 、JL分别为原动机、齿

轮 1、齿轮 2、负载机的转动惯量 ; CS1 、Cg 、

CS2分别为轴 1 , 齿轮副 , 轴 2 的阻尼系数 ;

KS1 , Kg , KS2为其刚度系数 ; TM , TL 为原

动机与负载机所受扭矩 ; θM , θ1 , θ2 , θL 为

原动机 , 齿轮 1 , 齿轮 2 , 负载机角位移。

齿轮传动的啮合刚度 Kg是主动轮角位移

θ1的周期函数。通过分析 , 当齿轮处于 3 对

齿啮合时 , 其啮合刚度为

Kg = W 1/ e1 + W 2/ e2 + W 3/ e3 (2)

　　式中 : e1 、e2 、e3分别为 3 对啮合齿的传动误差 ; 其值取决于轮齿的基节误差、弹性

变形及齿廓修形 ; W 1 、W 2 、W 3为啮合齿对所分担的载荷。当齿轮处于二对轮齿啮合时 ,

其啮合刚度可仿常规齿轮传动的方法[4 ,5 ] , 加以确定。

采用数值方法求解方程组 (1) , 并用计算机模拟齿轮传动的动态性能 , 获得齿廓修形

量对动载荷的影响规律。通过计算发现 , 齿廓修形对动载荷有很大影响 , 修形不足或修形

过量都会导致动载荷变大 , 而且大重合度齿轮的修形量要比常规的修形量小。故在确定大

重合度直齿圆柱齿轮的修形量时必须慎重考虑。

2 　最佳修形研究

为了改善大重合度直齿圆柱齿轮传动的工作性能 , 最佳修形量的确定原则是使齿轮工

作时的动载荷最小 , 传动误差小 , 不易发生胶合失效 , 动态优化如下

min{ max
t ∈[0 ,τ]

W d}

subject to max
t ∈[0 ,τ]

e1 ≤[ e ]

θint ≤θS int/ SB min

ε′α ≥210

(3)

　　式中 : W d为动载荷 , 其值由下式确定

W d = Cg ( rb1 Ûθ1 - rb2θ2) + Kg ( rb1θ1) - rb2 Ûθ2) (4)

[ e ] 为传动误差许用值 , 其值依工作要求在 15～25μm 内选取 ; θint为齿面积分温度 ; θS int

为胶合极限温度 ; S B min为胶合最小安全系数 ; ε′α为齿轮传动的实际重合度 , 其值由下式确

定

ε′α = εα + Δε1 - Δε2 (5)

　　式中 : εα为理论重合度 ; Δε1为轮齿受载变形引起重合度的增加量 ; Δε2为基节误差和

轮齿修形引起重合度的减小量 ; τ为一对齿的啮合周期。
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描述齿廓修形大小的参数是修形深度Δa 和修形高度 L d , 其含义见图 2。由于 Δa与

L d的取值相差很大 , 致使对目标函数和约束函数的灵敏度极不均衡 , 若将其直接作为设计

图 2 　齿廓修形参数

变量 , 优化计算过程很难收敛。故做如下处理

x 1 = Δ3
a = Δa/ 10 R a (6)

x 2 = L 3
d = 5 L d/ B 1 B 2 (7)

　　式中 : x 1 、x 2为优化设计变量 ; Δ3
a 、L 3

d 为齿廓修形深度及高度

系数 ; R a为齿面粗糙度 ; B 1 B 2为齿轮副的啮合线长度。

用作者在文献 [6 ] 中提出的动态优化方法求解该动态优化问题 ,

即可获得最佳修形量。

3 　结果与分析

利用上述方法 , 对某航空减速器中的一对大重合度直齿圆柱齿轮传动进行了最佳修形

研究。该对齿轮的齿数 z 1 = 53 , z 2 = 66 , 模数 m = 215mm , 压力角α= 20°, 齿顶高系数

h 3
a = 112 , 单位齿宽载荷 W n = 350N/ mm , 主动轮转速 n1 = 8500r/ min , 重合度εα =

21102 , 齿 面 粗 糙 度 R a = 116μm , 啮 合 线 长 度 B 1 B 2 = 151513mm , 齿 轮 材 料 为

18Cr2Ni4WA。

通过动态优化计算 , 得最佳修形系数Δ3
a = 0180 , L 3

d = 0175 , 即最佳修形深度Δa =

1218μm , 最佳修形高度 L d = 21327mm。为了考察最佳修形量的稳定性 , 分别计算了最大

动载荷 ( W d) max随Δ3
a 和 L 3

d 的变化规律 , 其结果见图 3。由图 3 看出 , 所求结果正好是一

个稳定点。

图 3 　动载荷随Δ3
α , L 3

d 的变化规律

(a) Δ3
α与动载荷 ; 　 (b) L 3

d 与动载荷

为了研究最佳修形量对于工作载荷 W n和转速 n1的适应性 , 又分析计算了最大动载荷

321第 1 期 王三民等 : 高速大重合度直齿圆柱齿轮的齿廓最佳修形研究



© 1994-2010 China Academic Journal Electronic Publishing House. All rights reserved.    http://www.cnki.net

( Wd) max随工作载荷及转速的变化情况 , 其结果见图 4。由图看出 , 最佳修形量对工作载

荷较敏感 , 而对转速不敏感。故在工作时 , 对工作载荷的波动应予以限制。

图 4 　动载荷与工作载荷及转速的变化规律

(a) 工作载荷与动载荷 ; 　 (b) 工作转速与动载荷

　　经过对不同参数的齿轮在不同载荷和转速下进行数值计算和分析 , 获得了确定大重合

度直齿圆柱齿轮的齿廓最佳修形量的回归公式为

Δa = (4128 + 0115 W n/ C′) R a (μm) (8)

L d = (01296 + 01018 W n/ C′) B 1 B 2/ 5 (mm) (9)

　　式中 : C′为齿轮的单齿啮合刚度 , 单位为 N/ mm·N/μm , 其值可由 Winter 公式[4 ]确

定。

式 (8) 和式 (9) 确定的最佳修形量 , 还有待于进一步实验验证。

4 　结 　论

(1) 高速大重合度直齿圆柱齿轮传动对齿廓修形很敏感 , 修形不足或修形过量都会导

致动载荷变大 ;

(2) 大重合度齿轮传动的齿廓修形量选取应是在保证传动精度和不发生胶合失效的条

件下 , 动载荷最小。最佳修形量可用回归公式 (8) 和式 (9) 确定 , 但在应用时还需要对

其稳定性及适应性进行分析。
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