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考虑加工误差及柔性因素的RV减速器
动态传动误差分析方法

魏征,周建星,崔权维,贾吉帅,张荣华,刘国春

(新疆大学机械工程学院,830047,乌鲁木齐)

摘要:针对摆线轮、针轮、曲柄轴等关键承载部件的装配误差、制造误差,以及各级齿轮接触弹性变

形和支承弹性变形对RV减速器传动精度的影响,提出了基于Newmark-β法考虑加工和装配误差

以及柔性因素的RV减速器动态传动误差分析方法。首先,对原始系统动力学模型的动态响应进

行时频联合域分析,找出减速器各级振动信号成因,为后续引入装配及制造误差的横向分析提供基

础;其次,结合光弹实验,采用有限差分法分析比较了减速器传动误差对各处装配及制造误差的影

响灵敏度;然后,量化分析变载、变速和误差条件下各级传动接触及支承弹性变形对动态传动误差

的贡献率;最后,结合灵敏度和误差贡献率进行横向比较,确定影响传动精度的主要因素。仿真结

果表明:针齿半径误差对传动精度影响最大,其次是曲柄轴凸轮偏心误差,再次是摆线轮的曲柄轴

孔偏心误差,最后是针齿壳中心圆半径误差;在变工况传动精度分析中,动态传动误差随负载的增

加而增加,输出转速平稳性随负载和转速增加而降低;在柔性变形误差贡献率分析中,低速级齿轮

的接触变形贡献率最大,为51%以上,支承变形贡献率次之,介于15%~30%之间。该研究结果可

为RV减速器传动误差优化提供一定的参考。
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AMethodtoAnalyzeDynamicTransmissionErrorofRVReducer
ConsideringMachiningErrorandFlexibleFactors

WEIZheng,ZHOUJianxing,CUIWeiquan,JIAJishuai,ZHANGRonghua,LIUGuochun
(SchoolofMechanicalEngineering,XinjiangUniversity,Urumqi830047,China)

Abstract:Theassemblyandmanufacturingerrorsofcycloidalwheel,needlewheel,crankshaft
andotherkeybearingcomponents,andthecontactandsupportelasticdeformationofgearsatall
levelshaveimpactonthetransmissionaccuracyofRVreducer.Toaddressthisproblem,aNew-
mark-β-basedmethodtoanalyzedynamictransmissionerrorofRVreducerconsideringmachining
andassemblyerrorsandflexiblefactorsisproposed.Firstly,thedynamicresponseoftheoriginal
systemdynamicsmodelisanalyzedinthetime-frequencyjointdomaintofindoutthecauseofre-
ducervibrationsignalsatalllevels,thusprovidingabasisforthesubsequenttransverseanalysis
onassemblyandmanufacturingerrors.Secondly,combinedwithphotoelasticexperiment,thefi-
nitedifferencemethodisusedtoanalyzeandcomparethesensitivityofthereducer’stransmission
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errorstotheassemblyandmanufacturingerrors.Then,thecontributionrateoftransmission
contactandsupportelasticdeformationtodynamictransmissionerrorundervariableload,varia-
blespeedanderrorconditionsisquantified.Attheend,themainfactorsaffectingtransmission
accuracyaredeterminedbycomparingthesensitivityanderrorcontributionrate.Thesimulation
resultsshowthattheneedletoothradiuserrorhasthegreatestimpactonthetransmissionaccura-
cy,followedbythecrankshaftcameccentricityerror,thenthecrankshaftholeeccentricityerror
ofcycloidwheel,andlastlytheneedletoothshellcentercircleradiuserror.Inthevariable-condi-
tiontransmissionaccuracyanalysis,thedynamictransmissionerrorincreaseswiththeincreaseof
load,andtheoutputspeedstationaritydecreaseswiththeincreaseofloadandspeed.Intheanal-
ysisofflexibledeformationerrorcontributionrate,thecontactdeformationoflow-speedgear
yieldsthehighestcontributionrateofmorethan51%,andthesupportdeformationfollows,with
acontributionratebetween15%and30%.Theresearchresultsprovidereferenceforthetrans-
missionerroroptimizationofRVreducer.
Keywords:RVreducer;photoelasticexperiment;manufacturingerror;dynamictransmissioner-

ror;horizontalcomparisonmethod

  随着工业4.0时代的到来,工业机器人市场有

望在10年内增长近两倍,而精密减速器的费用约占

工业机器人生产材料成本的25%[1],影响着工业机

器人的重要性能指标。精密减速器中RV减速器在

生产过程中,由于制造误差和装配误差,会影响其传

动精度和运动平稳性,且在复杂的工况条件下,会造

成零部件的振动冲击,减少减速器的使用寿命。因

此,研究制造及装配误差、变负载和变转速条件对

RV减速器的传动精度影响,这对高精度复杂齿轮

传动的设计与制造具有重要的参考意义。
国内外学者对RV减速器传动精度和动态特性

有着广泛关注与研究,静态研究层面上,Demenego
等以提升摆线传动机构的传递效率为目标,采用轮

齿传动理论优化了摆线轮的齿廓结构[2-3]。Ren等

通过调整5个关键点的位置来设计修形间隙曲线的

修形方法,用以提升摆线传动的承载能力和传动精

度[4]。关天民等以优化承载能力为目标,得出了负

载摆线齿轮齿廓修形量的优化方案[5-6]。Li等通过

建立了可控的齿廓修形量与决定传力性能的压力角

之间的数学模型,为摆线轮齿廓设计提供了修形方

案[7]。动态研究层面上,韩林山等推导并验证了涵

盖各零部件制造及装配误差、齿轮和轴承刚度等因

素的非线性动力学方程,并对系统的不确定和非线

性因素进行了全局灵敏度分析,得出影响传动精度

的主要因素[8-10]。在此基础上,李兵等采用作用线

增量法结合二级传动多齿啮合特性,揭示了各构件

间原始误差的传递过程[11]。Yang等考虑减速器的

过约束结构,采用低副连杆机构建立等效误差模型,

研究了原始误差对模型的影响[12]。Hu等提出了一

种通过弹性传动误差补偿法对摆线齿轮齿面进行修

正,提高RV减速器的传动精度[13]。Lin等考虑制

造和装配公差,采用蒙特卡罗法模拟不同公差等级

下RV减速器的最大传动误差分布[14-15]。Chu等提

出一种基于遗传算法的 RV减速器的选择装配方

法,保证了其传动精度[16]。随后,于东等针对减速

器主轴承结构特性,优化了主轴承的拟静力学迭代

算法和摩擦力矩的理论求解方式[17-18]。Xu等考虑

了摆线齿轮副间隙和轴承径向间隙因素,建立一种

轴承-摆线针轮传动系统的广义动力学模型,分析了

其系统内部传动特性和动态接触响应[19-20]。
这些研究揭示了减速器动态传动误差的成因并

拓展了其维度,但是关于装配与制造误差、接触和支

承处弹性变形、变工况条件对减速器传动精度的影

响没有横向展开分析。本文建立了计入支承和接触

弹性变形、多种误差因素的RV减速器动力学模型,
综合研究了各处装配与制造误差种类对减速器动载

荷和传动误差的影响;讨论了输入变量(负载与输入

转速)同输出变量(动载荷、输出转速和传动误差)的
关系,分析了引入误差的齿面接触变形、各级齿轮接

触变形和支承处弹性变形对传动误差的贡献率,最
终确定影响传动精度的主要因素。

1 RV传动系统动力学模型构建

1.1 RV减速器系统模型

以BX40E减速器为研究对象,传动系统模型如

图1所示,它是由高速级的渐开线行星齿轮减速机
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构Ⅰ、低速级的摆线针轮减速机构Ⅱ和输出机构Ⅲ
组成。根据减速器实参建模得到相应参数如表1
所示。

(a)减速器结构简图  (b)减速器三维模型 
图1 BX40E减速器传动系统模型

Fig.1TransmissionsystemmodelofBX40Ereducer

表1 BX40E减速器参数

Table1ParametersofBX40Ereducer

参数 数值 参数 数值

太阳轮齿宽/mm 9 太阳轮齿数 16

行星轮齿宽/mm 9 行星轮齿数 32

摆线轮齿宽/mm 12.5 摆线轮齿数 39

针齿齿宽/mm 25 针齿齿数 40

模数/mm 1.5 压力角/(°) 20

偏心距/mm 1.3 总传动比 81∶1

针齿壳中心圆半径/mm 69.5 针齿半径/mm 3

(a)齿轮副网格模型    (b)时变啮合刚度

图2 齿轮副网格模型与啮合刚度

Fig.2 Meshmodelandmeshingstiffnessofgearpair

1.2 RV减速器的啮合刚度

齿轮副网格模型与啮合刚度如图2所示。将渐

开线行星齿轮副的一个啮合周期划分为10等分,依
据轮齿啮合关系,求取各个位置上各轮的转角变化,
定义材料为17CrNiMo6,采用六面体网格划分,太
阳轮为目标面,行星轮为接触面,定义摩擦因数为

0.15,接触区域网格细化,共计1542114个节点,对
行星轮内圈节点施加全约束,太阳轮内圈节点施加

转矩,采用罚函数法依次计算出各个啮合位置的刚

度ksp[21]

θ2 =z1θ1/z2 (1)

ksp =F1/u=F1/(δ1rsb)=T1/(r2sbδ1) (2)
式中:θ1、z1 分别为太阳轮的转动角度和齿数;θ2、z2
分别为行星轮的转动角度和齿数;T1、δ1、rsb分别为

太阳轮所承受的扭矩、变形角度和基圆半径;u、F1
分别为轮齿啮合线方向的等效变形和等效作用力。

摆线传动啮合模型与啮合刚度如图3所示,基
于赫兹接触理论建立摆线轮与针齿的接触模型,将
针齿与摆线轮的啮合看作是两圆柱相互挤压变形,
形成一块宽度为2li的弹性变形区域。i为啮合齿编

号,计算第i对摆线针齿轮副的啮合刚度krdi[22]

kni =Fi/δni =πbcErrp/4Ri(1-ν2)  (3)

kdi =Fi/δdi =πbcErdi/4Ri(1-ν2)  (4)

krdi = knikdi

kni+kdi = πbcE(rdi±rrp)
4(1-ν2)(rdi+rrp)

(5)

式中:kni、kdi分别为单个针齿、摆线轮的刚度;Fi 为

第i个啮合点所受的力;δni、δdi分别为第i个啮合点

的针齿和摆线轮的变形;rrp、rdi分别为针齿半径和

摆线轮曲率半径;Ri=rrprdi/(rdi±rrp)为两圆柱体

在第i个啮合点的综合曲率半径(内啮合取“-”,外
啮合取“+”);bc 为摆线轮齿宽;ν、E 分别为摆线轮、
针齿材料(GCr15)的泊松比、弹性模量。

(a)摆线传动啮合模型 (b)时变啮合刚度

图3 摆线传动啮合模型与啮合刚度

Fig.3 Meshingmodelandmeshingstiffnessofcycloid
transmission

1.3 系统动力学模型

本文建立了计入零件的装配误差、加工误差、柔
性支承和啮合处弹性变形的RV传动系统平移-扭

转耦合多自由度的动力学分析模型,如图4所示。
取针轮中心O 作为全局坐标系中心,X 轴、Y 轴分

别为水平、垂直方向;两摆线轮的编号j=1,2,摆线

轮的局部坐标系是以其理论质心Oj 为原点,以轴

ηdj为摆线轮的偏心方向,沿其公转方向旋转90°得

ξdj轴。φi=2π(i-1)/2(i=1,2)为摆线轮(行星架)
上的曲柄轴孔的相对位置,ψj=(j-1)π(j=1,2)为
两摆线轮的理论质心Oj 的相对位置,a为偏心距。
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θs 为输入轴的匀速转角;θp、θpi分别为行星轮的理

论、实际自转转角;θdj、θoj分别为摆线轮的实际自

转角和公转角;θc、θcw分别为行星架的理论、实际转

角;zc、zp 分别为摆线轮、针齿的齿数,ks、kpi为太阳

轮轴、行星轮轴的支承刚度,由悬臂梁受力时的挠

曲变形量来确定;kspi、krdjk为行星轮-太阳轮、摆线

轮-针轮间的啮合刚度;kbi、kdji、kw 为行星架-曲柄

轴、摆线轮轴孔-曲柄凸轮和行星架-针轮的轴承

支承刚度,其刚度系数采用Palmgren公式[8]来确

定,即

kx =l0.8F0.1/1.36(h1+h2)0.9  (6)

hi = (1-ν2i)/πEi i=1,2 (7)

式中:Ei、νi 分别为接触材料的弹性模量、泊松比;l
为两弹性体接触线长度;F 为接触弹性体的载荷。

图4 RV减速器系统动力学分析模型

Fig.4SystemdynamicsanalysismodelofRVreducer

通过减速器模型中各零部件的受力分析,并依据

牛顿动力学理论,建立了系统动力学微分方程[8-9]:太
阳轮支承处的作用力

Fsx =ks xs-eascosβas  

Fsy =ks ys-eassinβas   (8)

太阳轮与行星轮啮合处的作用力

Fspi =kspi[xs-xpi  cosα+ ys-ypi  sinα-
rpb θpi-θp  +esscosθs+βss-α  -

espicosβspi-θp-α  ] (9)
行星架和针轮支承处的作用力

Fcax =kw xc-eaccosβac  

Fcay =kw yc-eacsinβac   (10)

摆线轮与针齿啮合处的作用力

Fdnijk =krdjk[ηdjcosαjk -rd θdj-θc  sinαjk +
aθOj-θp  sinαjk -dntjk -rnwjk] (11)

摆线轮与曲柄轴接触处的作用力

Fdkjix =kdji xpi-aθpisinθp+ψj  - 

ηdjcosθp+ψj  +rsp θdj-θc  sinθc+φi  +
aθojsinθp+ψj  -eyjicosθc+φi+βyji  +

emjicosθp+ψi+βmji   (12)

Fdkjiy =kdji ypi-aθpicosθp+ψj  + 

ηdjsinθp+ψj  +rsp θdj-θc  cosθc+φi  +
aθojcosθp+ψj  -eyjisinθc+φi+βyji  -

emjisinθp+ψi+βmji   (13)
行星架与曲柄轴接触处的作用力

Fckix =kbi xpi+rsp θcw-θc  sinθc+φi  - 
xc-eccicosθc+φi+βcci   (14)

Fckiy =kbi ypi-rsp θcw-θc  cosθc+φi  - 
yc-eccisinθc+φi+βcci   (15)

太阳轮部分、行星齿轮部分、摆线轮部分和行星架部

分的动力学微分方程为

ms̈xs+Fsx +∑
2

i=1
Fspicosα=0

ms̈ys+Fsy +∑
2

i=1
Fspisinα=0

􀮠

􀮢
􀮡

􀪁􀪁
􀪁􀪁 (16)

Js̈θs-rsb∑
2

i=1
Fspi =0 (17)

mpk[̈xpi-rspω2ccosθc+φi  -rsp̈θcwsinθc+φi  -

2ωċypi]-Fspicosα+∑
2

j=1
Fdkjix +Fckix =0(18)

mpk[̈ypi-rspω2csinθc+φi  +rsp̈θcwcosθc+φi  +

2ωċxpi]-Fspisinα+∑
2

j=1
Fdkjiy +Fckiy =0(19)

Jpk̈θpi-Fspirpb-a∑
2

j=1

[Fdkjixsinθp+ψj  +

Fdkjiycosθp+ψj  ]=0 i=1,2 (20)

md[̈ηdjcosθp+ψj  -aω2
pcosθp+ψj  -

äθOjsin(θp+ψj)-2ωṗηdjsinθp+ψj  ]-

∑
2

i=1
Fdkjix +∑

zp

k=1
Fdnijkcosαjk +θp+ψj  =0

(21)

md[̈ηdjsinθp+ψj  -aω2
psinθp+ψj  +

äθOjcos(θp+ψj)+2ωṗηdjcosθp+ψj  ]+

∑
2

i=1
Fdkjiy +∑

zp

k=1
Fdnijksinαjk +θp+ψj  =0

(22)
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Jd̈θdj-∑
zp

k=1
Fdnijkrdsinαjk-rsp∑

2

i=1

[Fdkjiycosθc+φi  -

Fdkjixsinθc+φi  ]=0 j=1,2 (23)

mc̈xc-∑
2

i=1
Fckix +Fcax =0

mc̈yc-∑
2

i=1
Fckiy +Fcay =0

􀮠

􀮢
􀮡

􀪁􀪁
􀪁􀪁 (24)

Jc̈θcw-rsp∑
2

i=1

[Fckiycosθc+φi  -

Fckixsinθc+φi  ]=-Tout (25)
式中:ms、mpk、md和 mc 分别为太阳轮、行星齿轮、摆
线轮和行星架的质量;Jpk、Jd、Jc 分别为行星轮轴、
摆线轮、行星架的转动惯量;ωc、ωp 分别为行星架、
行星轮的理论角速度;rpb、rd、rsp分别为行星轮的基

圆半径、摆线轮的节圆半径、太阳轮和行星轮的中心

距;α、αjk分别为高速级齿轮的压力角、第j个摆线轮

节点与第k 个针齿中心连线与ηdj 轴正向夹角;
(eas,βas)、(eac,βac)分别为太阳轮、行星架装配误

差;(ess,βss)、(espi,βspi)分别为太阳轮、行星轮的偏

心误差;(ecci,βcci)、(emji,βmji)、(eyji,βyji)分别为行

星架轴孔、偏心凸轮和摆线轮轴孔的偏心误差大小

与方向;dntjk、rnwjk分别为针齿直径误差、针齿壳中心

圆半径误差;Tout负载转矩。
将减速器的动力学微分方程整理为矩阵形

式,即

M̈X+ĊX+(Kb+Km)X =Q (26)
式中:M、C分别为减速器系统的质量总装矩阵、阻
尼总装矩阵;Km 为啮合接触刚度矩阵;Kb 为支承刚

度矩阵;Q为广义力向量;X=(xs,ys,θs,xpi,ypi,θpi,

ηdj,θOj,θdj,xc,yc,θcw)T 为系统各构件的位移向量。

1.4 原始模型分析

在输入转速为300r/min、负载为400N·m的

额定工况下,计算了未引入误差的系统动载荷、输出

轴转速以及动态传动误差。
在一个啮合周期内,啮合的齿轮发生了进入啮

合、脱离啮合等多次冲击过程,会引发轮齿上载荷的

变化以及转速的波动,其振动信号中包括啮合频率

和其高次倍频等成分[23],减速器各级传动的啮合频

率为[24]

fm1 =ft1z2z1zp/(z1+z2zp) (27)

fm2 =ft1zcz1zp/(z1+z2zp) (28)
式中:fm1、fm2分别为一级、二级传动的啮合频率;

ft1为太阳轮的转频。
高速级齿轮动态啮合力的时频域图像如图5所

示,可知在单双齿交替啮合作用下,该啮合力呈周期

性波动,周期为0.0127s,动载荷均值与静载荷相

等,为222.86N,波动幅值为29.33N;太阳轮与行

星轮啮合力的主要频率为啮合频率fm1=79Hz及

前6倍频,啮合频率能量最大。低速级齿轮动态啮

合力的时频域图像如图6所示,可知在多齿叠加交

替啮合作用下,该啮合力呈周期性波动,周期为

0.0104s,动载荷均值为4056.72N,波动幅值为

35.04N;在两级闭式齿轮系固有传动特性的作用

下,二级传动处于多齿啮合状态,啮合过渡过程对比

一级较为平缓,故在二级传动的动载荷中有一级传

动的频率成分,且摆线轮与针齿啮合力的主要频率

为啮合频率fm2=96Hz及其前4倍频。

(a)动态啮合力的时域历程

(b)动态啮合力的频谱示意

图5 高速级齿轮动态啮合力的时频域图

Fig.5 Time-frequencydomainimageofdynamicmeshing
forceofhighspeedgear

(a)动态啮合力的时域历程

(b)动态啮合力的频谱示意

图6 低速级齿轮动态啮合力的时频域图像

Fig.6 Time-frequencydomainimageofdynamicmeshing
forceoflowspeedgear
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  输出轴转速的时频域图像如图7所示,可知该

动态输出转速呈周期性变化,周期为0.0126s,其
均值与理论输出转速相等,为22.22(°)/s,波动幅

值为1.84(°)/s;该频域历程中,系统响应分别以

高、低速级齿轮的啮合频率fm1、fm2及其倍频成分

为主。动态传动误差图像和频谱示意如图8所示,
可以看到:动态传动误差呈周期性变化,输出转角

40°~65°,传 动 误 差 均 值 为 39.15″,最 大 值 为

40.23″,最小值为38.07″,波动幅值为1.08″;该频谱

示意中,系统响应以高、低速级齿轮各自的啮合频率

fm1、fm2及其倍频成分为主。

(a)输出轴转速的时域历程

(b)输出轴转速的频谱示意

图7 输出轴转速的时频域图像

Fig.7Time-frequencyimageofoutputshaftspeed

(a)动态传动误差的图像

(b)动态传动误差的频谱示意

图8 动态传动误差图像和频谱示意

Fig.8Dynamictransmissionerrorimageandspectrumdiagram

从上述分析得出,计入柔性支承和啮合处弹性变

形的减速器动力学模型获得的输出信号与理论计算结

果一致,且反映了真实减速器应有的时频域响应特性。

2 制造与装配误差

高速级部分、行星架、针齿壳及针齿的制造误差

和装配误差,曲柄轴凸轮的偏心误差,摆线轮的曲柄

轴孔偏心误差如表2~4所示。表中图示为各误差种

类,其通用表达式为 (e,β),e、β分别表示误差值和方

向。为了便于计算和比较各误差之间对RV减速器传

动精度的影响,误差值e取连续间隔值为2、4、6μm。
表2 高速级齿轮、行星架、针齿壳和针齿误差

Table2Errorofhighspeedgear,planetaryframe,needle
toothhousingandneedletooth

表3 曲柄轴凸轮的偏心误差

Table3Eccentricityerrorofcrankshaftcam

表4 摆线轮上曲柄轴孔的偏心误差

Table4Eccentricityerrorofcrankshaftholeoncycloidwheel
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3 计算结果及分析

3.1 动态传动误差

动态传动误差大小是衡量减速器传动精度的指

标,其值越大,传动精度低,反之越高。传动误差波动

幅值用来评价系统的运动平稳性,其值越小,运动平

稳性越好,反之越差,动态传动误差θe(t)可表示为

θe(t)=θin(t)/iz-θcw(t) (29)
式中:θcw(t)为输出轴的实时实际输出转角,(°);

θin(t)为实时理论输入转角,(°);iz为总传动比。

3.2 灵敏度分析方法

灵敏度分析方法是一种判定模型输出信号受输

入信号影响程度的分析方法。可根据传动误差对零

件的制造及装配误差的变化率,分析对比各误差对

系统传动精度的影响规律,从而确定较为敏感的主

要影响因素。本文采用有限差分法计算了减速器传

动误差对各种误差的影响灵敏度Si,即

Si =∂E/∂xi = E(xi+Δxi)-E(xi)  /Δxi

(30)
式中:xi为各种误差因素;E(xi)为各种误差因素影

响的动态传动误差;Δx为误差因素变量中的一个微

小变量。

3.3 制造误差和装配误差对传动精度的影响

额定工况条件是:输入转速为300r/min,施加

负载为400N·m。

3.3.1 高速级、行星架部分误差对传动精度的影响

传动误差对各误差的影响灵敏度如表5所示。
表5 传动误差对各误差的影响灵敏度

Table5Sensitivityoftheinfluenceoftransmissionerroron

eacherror (″)/μm

误差种类代号 灵敏度S 误差种类代号 灵敏度S

ess 1.66×10-5 em4 0.07

esp 3.27×10-3 em5 1.068

eas 8.45×10-7 em6 0.405

ecc1 0.09 em7 0.135

ecc2 0.075 em8 0.675

ecc3 0.015 ey1 0.027

eac 0.0154 ey2 0.085

rnw 0.9 ey3 0.015

rnt 1.183 ey4 1.053

em1 0.303 ey5 0.283

em2 0.54 ey6 0.72

em3 0.09 ey7 0.145

高速级和行星架部分传动误差的灵敏度均不到

0.1(″)/μm,这是因为高速级的输入转速是输出轴

转速的81倍,导致高速级部分的误差(ess、esp、eas)
对传动误差影响很小,而行星架部分误差(ecc1~
ecc3、eac)由于两个摆线轮安装方式为互差180°,致
使其误差相互抵消,因而其对传动精度的影响很小,
故本文重点研究低速级部分误差对传动精度的

影响。

3.3.2 低速级部分误差对传动精度的影响

误差值对rnt、rnw中的啮合齿对数、针齿变形

量的影响如图9所示,为探究rnt、rnw对传动误差

的影响成因,根据相似性原理,设计了摆线针轮接触

状态光弹实验台,主要是由聚碳酸酯摆线针轮零件、
轮齿夹具、加载摆臂、加载砝码和光弹检测装置组

成。为了便于加工和观察轮齿接触特性,将针齿和

针齿壳中心圆的半径误差值为2、4、6μm扩大10
倍,施加负载扭矩为20N·m,分别得到仿真、实验

条件下摆线轮、针齿的啮合对数变化,获得了仿真中

参与啮合的针齿啮合线方向的最大变形量。

(a)误差值为60μm的rnt仿真的啮合齿对数

(b)误差值为60μm的rnw仿真的啮合齿对数

(c)误差值为60μm的rnt实验啮合齿对数
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(d)误差值为60μm的rnw实验啮合齿对数

(e)误差值为60μm的rnt、rnw针齿变形量仿真

(f)仿真和实验的啮合齿对数

图9 误差值对rnt、rnw中的啮合齿对数、针齿变形量的影响

Fig.9Effectoferrorvalueonthenumberofmeshingteeth
andthedeformationofneedleteethinrntandrnw

由图9可知:随着引入rnt、rnw的误差值增大,
两者中的啮合齿对数减少,rnt比rnw多一对啮合齿

对数,其仿真结果与实验结果吻合,仿真结果中rnt
情况下的针齿啮合线方向的总变形量大于rnw。

低速级齿轮的最大总啮合力、传动误差及其幅

值随低速级部分误差的变化关系如图10、11所示。
定义最大总啮合力为低速级齿轮在啮合周期中的某

一时刻,参与啮合的齿对数共同产生啮合力的最

大值。

(a)rnt的低速级齿轮啮合力

(b)rnt的传动误差变化

(c)针齿和针齿壳中心圆半径误差的对比

图10 rnt、rnw分别对低速级齿轮啮合力和传动误差的影响

Fig.10Influenceofrntandrnwonmeshingforceandtrans-
missionerroroflowspeedgearrespectively

由表2、表5、图10对比可知,随着针齿半径误

差(rnt)和针齿壳中心圆半径误差(rnw)各自误差值

的增大,其对应的传动误差波动幅值Eta和Ewa基本

保持不变,即两者运动平稳性基本持平,但其动态传

动误差呈线性增大。rnt情况下的最大总啮合力

Fbrt比rnw情况下的最大总啮合力Fbrw略大,且rnt
情况下传动误差Ernt比rnw情况下的传动误差Ernw
略大。

综上所述,分析rnt、rnw对系统传动精度的影

响,其原因是在一定范围内,随着rnt、rnw的误差值

增大,会使针齿和摆线轮的啮合间隙增大,低速级齿

轮的齿根、齿顶的率先出现脱齿现象,使得啮合齿对

数减少,参与啮合齿对数承载增大,导致齿面变形量

增加,进而导致传动误差增大。即:最大总啮合力

Fbrt>Fbrw,使得传动误差Ernt>Ernw,传动误差的灵

敏度Srnt>Srnw。
由表3、表5、图11(a)可知,随着曲柄轴凸轮的

偏心误差的误差值增大,其中,当em8情况下最大

总啮合力Fbrm8比em7情况下Fbrm7大,使得传动误

差Eem8比Eem7大,传动误差灵敏度Sem8比Sem7高,传
动误差波动幅值Eema8比Eema7大。故当两个曲柄轴

的同侧偏心凸轮存在方向相反的偏心误差(em8)
时,传动误差灵敏度较高,即em8对传动精度影响

较大,运动平稳性较差,反之,可得em7对传动精度

影响较小,运动平稳性较好。
当双曲柄轴输入、输出侧的凸轮偏心误差同相

位(em4)时,em4对传动精度影响较小,运动平稳性

较好,反之,em5对传动精度影响较大,运动平稳性

较差;当 单 曲 柄 轴 异 侧 的 凸 轮 偏 心 误 差 反 相 位

(em2)时,则em2对传动精度影响较大,运动平稳性

较差,而em3情况与之相反;当存在单个凸轮的偏
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心误差(em1、em6)时,其对传动精度影响较大,运动

平稳性较差。
综上所述,曲柄轴的凸轮偏心误差对传动精度

影响较大的误差种类代号由大到小为em5、em8、

em2、em6、em1。

(a)曲柄轴凸轮的偏心误差

(b)摆线轮的曲柄轴孔偏心误差

图11 em、ey分别对低速级齿轮啮合力和传动误差的影响

Fig.11Influenceofemandeyonmeshingforceandtrans-

missionerroroflowspeedgearrespectively

由表4、表5、图11(b)可知,随着摆线轮上曲柄

轴孔的偏心误差值增大,当单侧摆线轮的双曲柄轴

孔存在同相位或反相位的偏心误差(ey1、ey2)时,传
动误差的灵敏度均不到0.1(″)/μm,可知其对传动

精度影响很小。
当ey7情况下最大总啮合力Fbry7比ey6情况下

Fbry6小,使得传动误差Eey7比Eey6小,传动误差的灵

敏度Sey7比Sey6低,传动误差波动幅值Eeya7比Eeya6

小。由此,当单曲柄轴上异侧曲柄轴孔存在反相位

的偏心误差(ey7)时,传动误差的灵敏度较小,其波

动幅值较小,可知ey7对传动精度影响较小,运动平

稳性较好,反之,可知ey6对传动精度影响较大,运
动平稳性较差。

当双侧摆线轮的曲柄轴孔存在反相位的偏心误

差(ey4)时,ey4对传动精度影响较大,运动平稳性

较差,反之,则ey3对传动精度影响较小,运动平稳

性较好;当摆线轮的单曲柄轴孔存在偏心误差(ey5)
时,其对传动精度影响较大,运动平稳性较差。综上

所述,摆线轮的曲柄轴孔偏心误差对传动精度影响

较大误差种类代号由大到小为ey4、ey6、ey5。
分析em、ey对系统传动精度的影响,其原因是

在一定程度上,随着曲柄轴凸轮和摆线轮上曲柄轴

孔的偏心误差值的增大,在低速级传动中,摆线轮轴

孔和曲柄轴凸轮匹配间隙会发生变化,最终导致摆

线轮的运动偏心,啮合齿对数发生变化,参与啮合的

齿对数出现了承载不均,且承载过大的齿对数,出现

总啮合力增大,导致齿面变形量增加,使得传动误差

增大。

3.4 变工况和制造误差对传动误差的影响

为探究减速器的负载、转速与传动误差之间的

关系,取针齿半径误差rnt的误差值为4μm,将负载

和转速作为输入变量,变工况与rnt对齿轮动载荷

幅值、传动误差的影响如图12所示。工况条件1如

下:输入转速为300r/min,负载为100~600N·m,
工况条件2如下:负载为400N·m,输入转速为

150~900r/min。

(a)变负载

(b)变转速

图12 变工况与rnt对齿轮动载荷幅值、传动误差的影响

Fig.12Influenceofvariableworkingconditionandrnton
dynamicloadamplitudeandtransmissionerrorofgears

由图12可知,随着负载增加,由于高、低级轮齿

接触变形和支承变形的整体增加,导致各级齿轮啮

合过程的动载荷幅值和传动误差呈增长趋势;随着
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转速增加,高、低速级动载荷幅值呈不同程度增长,
但传动误差基本保持不变。负载、转速分别对传动

误差的影响趋势与文献[25]的实验数据一致。
为进一步探究各级传动的齿面接触变形、支承

变形以及引入制造误差的齿面接触变形对减速器的

传动误差贡献率随负载和转速变化关系。定义柔性

变形误差贡献率,P1、P2、P3 和P4 分别为高速级齿

轮接触变形、低速级齿轮接触变形、引入rnt齿轮接

触变形和柔性支承变形对输出误差的比例,即

Pi =θi

θe×100% i=1,2,3,4 (31)

式中:θ1、θ2、θ3 和θ4 分别为高速级齿轮接触、低速级

齿轮接触、引入rnt齿轮接触和柔性支承变形引起

的输出误差转角;θe 为总输出误差转角。
负载对传动误差的成分及输出转速幅值的影响

如图13所示,在工况条件1下,支承和接触变形因

素对动态传动误差的贡献率及输出转速波动幅值随

负载变化关系。

图13 负载对传动误差的成分及输出转速幅值的影响

Fig.13Influenceofloadonthecomponentsoftrans-
missionerrorandoutputspeedamplitude

由图13可知,随着负载的增大,动态传动误差

和输出转速幅值也增大,则输出转速平稳性也相对

降低。在各负载转矩中,由于低速级齿轮啮合过程

的动载荷幅值对比高速级较大,同时摆线轮的自转

与输出轴同步,致使输出转角误差对该级传动的接

触弹性变形更敏感,使其误差贡献率最高,为51%
以上;柔性支承因素的转角误差贡献率相对较高,为

15%~30%之间,随着负载的增大,该比例呈现上升

趋势;引入rnt的轮齿转角误差贡献率为7%~28%
之间,由于rnt的恒定误差引入,导致齿面啮合间隙

增大,随着负载的增大,其误差贡献量基本保持不

变;因为高速级齿轮的动载荷幅值较小,使得高速级

齿轮传动对输出转角误差贡献率较小,不到6%。

转速对传动误差的成分及输出转速幅值的影响

如图14所示,在工况条件2下,接触和支承变形因

素对动态传动误差的贡献率及输出转速幅值随转速

变化关系,可以得出:随着转速的增大,由于高速级

齿轮啮合过程的动载荷幅值增大,进而导致输出转

速幅值不断增加,则输出转速平稳性也相对变差。
在不同转速的影响下,各级误差成分贡献量占总误

差的比例:P1 为5%左右,P2 为57.5%左右,P3 为

10.5%左右,P4 为26.7%左右,各级齿轮啮合处及

支承处的弹性变形量变化不大,动态传动误差基本

维持在43.7″左右,可见转速对减速器的传动精度

影响不明显。

图14 转速对传动误差的成分及输出转速幅值的影响

Fig.14Influenceofspeedonthecomponentsoftrans-
missionerrorandoutputspeedamplitude

4 结 论

本文建立了计入齿轮接触变形、支承柔性变形、
加工及装配误差因素的平移-扭转耦合的RV减速

器动力学模型,并通过灵敏度和误差贡献率分析,由
此确定影响传动精度的主要因素,主要结论如下。

(1)各误差种类对传动误差的影响基本呈线性

关系,即其灵敏度近似为一个常量。高速级齿轮和

行星架的装配误差、偏心误差对传动精度影响很小,
可忽略不计。

(2)针齿半径误差(rnt)对传动精度影响最大,
针齿壳中心圆半径误差(rnw)次之。曲柄轴的凸轮

偏心误差(em5、em8、em2、em6、em1)和摆线轮的曲

柄轴孔偏心误差(ey4、ey6、ey5)对RV减速器的传

动精度和运动平稳性影响较大。因而可对这些误差

因素在实际生产中予以重视。
(3)动力学模型在变工况及引入rnt条件下输

出信号显示:高、低速级齿轮的动载荷幅值和传动误

差随负载的增加而增加;输出转速平稳性随负载和
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转速增加而降低。
(4)额定工况下,低速级齿轮的接触变形的误差

贡献率约为57%,支承变形贡献率约为27%。由此

可知,零件的弹性变形会增加RV减速器的动态传

动误差,故在控制装配和制造误差前提下,并且满足

其他力学性能时,对摆线轮、针齿和滚动轴承可选用

刚度较高的材料,以减小零件的弹性变形对RV减

速器传动精度的影响。
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