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RV减速器摆线针齿传动机构线外啮入冲击研究

纪姝婷,李佳林,张跃明
(北京工业大学材料制造学部,100124, 北京)

摘要:针对摆线针齿传动机构啮合间隙引起的线外啮入冲击,进而导致RV减速器传动误差突变

和振动冲击增大的问题,基于 H-C(享特-克罗斯利)接触碰撞模型和 Hertz(赫兹)接触碰撞变形规

律,提出考虑摆线轮齿廓修形参数和机构设计参数的线外啮入冲击力模型与分析方法。首先,基于

线外啮入冲击产生机理,确定了理论啮入点与实际啮入点,明确了弹性扭转角的计算方法。其次,
基于H-C接触碰撞模型与Hertz接触碰撞变形规律,提出了考虑阻尼力的摆线针齿传动线外啮入

冲击力模型。然后,采用多变量拟合方法,构建了摆线轮移距修形和偏心距与啮入冲击力的映射关

系,揭示了摆线针齿传动机构线外啮入冲击的影响机制。最后,应用Ansys瞬态动力学模块进行

摆线针齿传动机构碰撞动态力的仿真计算。结果表明:啮入冲击力随负移距修形量的减小而增加,
随正移距修形量的增大而增加,随偏心距的减小而增加;理论和仿真得到的最大冲击力误差为

7.98%,尚在允许范围内,验证了线外啮入冲击模型的可行性。该研究结果可为RV减速机摆线针

齿传动机构的设计与优化提供理论依据。
关键词:摆线针齿传动;啮入冲击;偏心距;移距修形;瞬态动力学

中图分类号:TH132.4;TH113.1 文献标志码:A
DOI:10.7652/xjtuxb202309013 文章编号:0253-987X(2023)09-0123-10

StudyonOff-LineMeshing-inImpactCharacteristicsofCycloid-Pin
GearDriveMechanismofRVReducer

JIShuting,LIJialin,ZHANGYueming
(BeijingUniversityofTechnology,FacultyofMaterialsandManufacturing,Beijing100124,China)

Abstract:BasedontheH-CcontactcollisionmodelandtheHertzcontactcollisiondeformation
law,themeshing-inimpactforcemodelandanalysismethodconsideringcycloidgeartoothprofile
modificationparametersandmechanismdesignparameterswasproposedinthepaperwithaview
tosolvingtheproblemssuchassuddenchangeoftransmissionerrorandincreasedvibrationim-
pactinRVreducerscausedbyoff-linemeshing-inimpactduetotheexistenceofclearanceinthe
cycloid-pingeardrivemechanism.Firstly,basedonthemechanismofhowoff-linemeshing-in
impacthappened,thetheoreticalmeshing-inpointandtheactualmeshing-inpointweredeter-
minedandthecalculationmethodofelastictorsionanglewasclarified.Secondly,basedontheH-
CcontactcollisionmodelandtheHertzcontactcollisiondeformationlaw,themeshing-inimpact
forcemodelofthecycloid-pingeardrivemechanismconsideringdampingforcewasproposed.
Then,byusingthemultivariatefittingmethod,themappingrelationshipbetweenthedesignpa-
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rameterssuchascycloidgearradial-movingmodificationandeccentricityandthemeshing-inim-
pactforcewasconstructed,andtheinfluencemechanismoftheoff-linemeshing-inimpactcharac-
teristicsofthecycloid-pingeardrivemechanism wasrevealed.Finally,theAnsystransient
dynamicsmodulewasusedtosimulatethecollisiondynamicforceofthecycloid-pingeardrive
mechanism.Theresultsshowthatthemeshing-inimpactforceincreaseswiththedecreaseofthe
negativeradial-movingmodificationamount,theincreaseofthepositiveradial-movingmodifica-
tionamountandthedecreaseoftheeccentricity;themaximumimpactforceerrorbetweentheory
andsimulationresultis7.98%,whichisintheallowablerangeandprovesthefeasibilityofthe
off-linemeshing-inimpactmodel.Theresearchresultscanprovideatheoreticalbasisforthe
designandoptimizationofthecycloid-pingeardrivemechanismofRVreducers.
Keywords:cycloid-pingeardrive;meshing-inimpact;eccentricity;radial-movingmodification;

transientdynamics

  工业机器人是先进制造业的支撑设备,RV减

速器作为工业机器人的核心零部件之一,占整机成

本的25%左右,对工业机器人的各项技术指标如传

动精度、寿命、可靠性等均有重要影响[1]。RV减速

器有两级传动,第一级为渐开线行星齿轮传动,第二

级为摆线针齿传动。摆线针齿传动是RV减速器核

心传动机构,对其传动精度影响较大[2]。
在齿轮传动中,由于制造误差、齿廓修形、轮齿

变形等原因,实际啮入点会偏离理论啮入点,在实际

啮合公法线方向上产生相对速度,引起啮合冲击[3]。
典型的啮合冲击包括啮入冲击、节点冲击和啮出冲

击,其中啮入冲击对传动性能影响最为显著[4]。国

内外相关学者对机构的啮入冲击进行了大量研究。

Huang等通过建立直齿圆柱齿轮冲击模型,研究了

瞬态冲击对齿轮润滑的影响[5]。周长江等通过对渐

开线齿轮线外啮入机理的研究,提出了求解线外啮

入冲击力的方法,建立了线外啮入冲击摩擦模型[6]。

Hu等通过建立行星传动系统的啮合冲击模型,计
算出啮合冲击点、啮合冲击时间和冲击力,并考虑了

载荷作用下各部件偏心误差和安装误差对齿轮啮合

位置的影响[7]。Vedmar等[8]采用有限元方法,计
算了齿轮非线性 Hertz变形量,提出了直齿轮动态

啮合力计算模型。王峰等阐述了人字齿轮啮入冲击

位置、速度及冲击力的推导过程,简要分析了冲击力

与重合度的关系[9]。张卫青等研究了齿廓修形及重

合度对螺旋锥齿轮冲击力的影响[10]。
在摆线针齿传动过程中,啮合力是研究啮入冲

击过程的基础。Su等计算了标准摆线轮和修形后

的摆线轮与针齿之间的啮合力[11]。Hsieh研究了

摆线针齿的接触和碰撞条件,以及在传递过程中的

啮合力变化,并建立了摆线针齿传动系统两种动力

学分析模型[12]。Xu等提出摆线针齿传动的啮合位

置的判定方法,分析了轴承对摆线针齿传动载荷分

布的影响[13]。Zhang等建立了摆线针齿传动的啮

合力力学模型,并计算出摆线针齿啮合副间的接触

应力和接触刚度分布[14]。Yu等研究了摆线针齿啮

合侧隙对啮合力的影响[15]。Ren等通过建立摆线

针齿行星传动的动力学方程,分析了摆线针齿啮合

副的动态啮合刚度及系统的传动误差,探讨了摆线

针齿啮合侧隙对啮合力的影响[16]。Blagojevic等利

用Solidworks和 Matlab软件,设计了一种新型单

级摆线针齿减速器,并建立动力学方程对其进行运

动学分析[17]。
虽然针对渐开线齿轮的线外啮入冲击较为成

熟,但是针对摆线针齿啮合传动的线外啮入冲击仍

有待深入研究。本文对摆线针齿传动啮合状态下的

线外啮入冲击进行理论分析,揭示线外啮入冲击的

产生机理,基于H-C(亨特-克罗斯利)接触碰撞模型

和Hertz(赫兹)接触碰撞变形规律,建立线外啮入

冲击力学模型,分析摆线轮移距修形和偏心距对冲

击力的影响,这对于减小RV减速器振动和噪声具

有重要意义。

1 摆线针齿传动线外啮入点的计算

1.1 摆线针齿线外啮入冲击机理

根据摆线针齿传动的理想啮合条件,标准的摆

线轮与针齿在啮合公法线上的相对速度为0。在实

际啮合过程中,由于摆线轮修形引起的齿侧间隙如

图1(a)所示,以及轮齿受载后的变形如图1(b)所
示,导致摆线轮的实际啮合点偏离理论啮合点,并在

啮合公法线产生相对啮入速度,进而产生啮入冲击

力。修形后的摆线轮首先克服齿侧间隙后,摆线轮
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与针齿发生接触碰撞,产生瞬时啮入冲击,导致RV
减速器产生传动误差、振动和噪声等问题。因此,在
探讨摆线针齿啮入冲击力前,需提出摆线针齿的理

论啮入点与实际啮入点的计算方法。

(a)修形摆线轮齿侧间隙

(b)摆线针齿轮齿变形

图1 摆线针齿线外啮入冲击机理

Fig.1Mechanismofoff-linemeshing-inimpactofcycloid-pin

gear

1.2 理论啮入点位置

摆线轮修形后,不同摆线针齿啮合对的齿侧间

隙大小不一。在摆线轮与针齿初次啮合时,必须克

服摆线轮与针齿的初始间隙,此时摆线轮转过的一

个微小角度即为初始转角θ0。
图2为摆线针齿传动系统的坐标系[18]。固定

坐标系Sf与针齿壳固定,移动坐标系Sc 与摆线轮

固定,θg 为摆线针齿传动机构的输入角,θ为摆线轮

自转角度。P0 为初始节点,P 为输入角为θg 的节

点。rc、rp 分别为摆线轮与针齿的节圆半径。Oc 为

摆线轮几何中心,Op 为针齿分布圆几何中心,Oi 为

第i个(i≥1)针齿的几何中心,针齿齿号顺时针递

增,POi 为第i个待啮合齿廓对的啮合公法线。
修形摆线轮齿廓方程如下所示

rc=

(Rp+ΔRp)cos(θg/zc)-acos(θg/zc)-

(r+Δr)
[cos(θg/zc)-kmcos(θg/zc)]

1+k2m-2kmcosθg

-(Rp+ΔRp)sin(θg/zc)-asin(θg/zc)-

(r+Δr)
[-sin(θg/zc)-kmsin(θg/zc)]

1+k2m-2kmcosθg

1
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(1)

图2 摆线针齿传动系统坐标图

Fig.2Thecoordinateofcycloid-pingeardrivesystem

式中:Rp 为针齿分布圆半径;ΔRp 为移距修形量;Δr
为等距修形量;a为偏心距;r为针齿半径;zc 为摆

线轮齿数;km=azp/(Rp+ΔRp)为短幅系数,zp 为针

齿齿数。
摆线轮转动角度为θg,Sc 到Sf 的坐标变换矩

阵为

Mfc=
cosθ -sinθ asinθg
sinθ cosθ acosθg
0 0 1  (2)

则摆线轮在坐标系Sf下的齿廓方程为

rf=Mfcrc (3)
在坐标系Sf中,第i个针齿的几何中心坐标为

xpi =Rpsin (i-1)2πzp  
ypi =Rpcos (i-1)2πzp  

􀮠

􀮢

􀮡

􀪁
􀪁
􀪁􀪁

(4)

在坐标系Sf中,节点P 的几何中心坐标为

xp =rpsinθg
yp =rpcosθg (5)

第i个啮合对公法线的方程为

yci-yp
xci-xp =ypi-yp

xpi-xp
(6)

式中:(xci,yci)为摆线轮待啮合点坐标。
定义齿侧间隙为啮合公法线上针齿齿廓与摆线

轮齿廓的距离di,则di 求解公式为

di = (xpi-xci)2+(ypi-yci)2-r (7)

  将式(4)~(6)代入式(7),通过Python编程迭代计

算,可得出初始转角θ0 与各啮合对待啮合点的坐标。

1.3 实际啮入点位置

实际的摆线针齿啮合过程中,摆线轮先克服齿

侧间隙与针齿发生接触,进而产生压缩变形,摆线轮
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转动β,见图3。A 点为摆线轮理论啮合点,产生压

缩变形后,摆线轮A 点(x1,y1)转到B 点(x2,y2)位
置,则弹性扭转角β为

arctany1-yc
x1-xc-

arctany2-yc
x2-xc =β (8)

图3 摆线轮弹性扭转角β
Fig.3Theelastictorsionangleβofcycloidgear

摆线轮与针齿啮合时,如图4所示,摆线轮与针齿在

啮合公法线方向压缩量δi 计算公式为

δi =βli (9)
式中:li 为啮合力力臂。

图4 摆线轮和针齿的接触形变量与力臂关系

Fig.4Therelationshipbetweencontactdeformationofcy-
cloidgearandpingearandforcearm

设受力最大的一对摆线轮与针齿接触变形量为

δmax,其啮合点公法线到摆线轮中心点的距离为

lmax,由此可得

β=δmax
lmax =δi

li
(10)

式中:lmax=rc。
摆线轮与针齿之间的接触可简化为两圆柱体接

触,根据赫兹接触变形公式[19],摆线轮与针齿的最

大接触变形δmax计算公式为

δmax≈2Fmax

πB  1-μ21
E1

ln4ρcb -12  +
1-μ22
E2

ln4rb -12   (11)

式中:B 为摆线轮厚度;μ1、μ2 为摆线轮与针齿材料

的泊松比;E1、E2 为摆线轮与针齿的弹性模量;ρc 为

摆线轮齿廓曲率半径;b为摆线针齿接触半宽;Fmax

为最大初始啮合力。
接触半宽推导公式为

b= 4Fmaxρ*

πBED
(12)

式中:ρ*为摆线针齿综合曲率半径;ED 为摆线针齿

综合弹性模量。
摆线针齿接触的综合齿廓曲率半径ρ*[20]为

1
ρ* = 1

ρc
±1r

(13)

摆线针齿接触综合弹性模量ED 为

ED = 1-μ21
E1

+1-μ22
E2  -1

(14)

摆线轮齿廓曲率半径为

ρc=
(Rp+ΔRp)(1+k2m-2kmcosφ)3

/2

km(zp+1)cosφ-(1+zpk2m)
+

(r+Δr) (15)
将式(11)代入式(10),则β计算公式为

β=2Fmax

πbrc 1-μ21
E1

ln4ρcb -12  +
1-μ22
E2

ln4Rg

b -12   (16)

由式(16)可知,要求得β需计算最大初始啮合力

Fmax。摆线针齿传动机构中第i对啮合齿的啮合力

Fi 与Fmax关系为

Fi =δi-di

δmax
Fmax (17)

  由于初始间隙的存在,只有部分齿廓对参与啮

合,假设只有m 到n 号针齿接触,根据转矩平衡原

理可得

Tc=∑
n

m
Fili (18)

最大初始啮合力计算公式为

Fmax = 0.55T

∑
n

m

(δi-di)li/δmax
(19)

式中:T 为输出轴上作用的扭矩;Tc 为单个摆线轮

传递的扭矩。
暂取标准摆线轮与针齿之间的最大啮合力作为

最大初始啮合力

Fmax0 = 4Tc

kmzcrp
(20)

  由于在计算时将标准摆线轮与针齿之间的最大

啮合力Fmax0作为最大初始啮合力Fmax,所计算得出
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的结果并不准确[21]。因此,采用逐次迭代的方法,
判断求解得到的Fmax与最大初始啮合力Fmax0是否

满足|Fmax-Fmax0|≤0.1%Fmax,如果不满足条件,
则将Fmax的值赋予Fmax0代入式(11)~(19)中重新

进行计算,直到满足上述条件,此时Fmax=Fmax0。计

算流程如图5所示。在求得Fmax的准确值后,代入

式(16)求得β。将β代入式(8),可求得摆线针齿传

动的实际啮入点坐标。

图5 最大初始啮合力Fmax计算流程图

Fig.5Calculationflowchartofmaximuminitial

engagementforceFmax

2 线外啮入冲击力计算

忽略轴承、曲轴等零件的变形影响,将摆线轮与

针齿的啮入冲击简化为沿啮合公法线方向的弹性碰

撞行为,两刚体接触碰撞力即为线外啮入冲击力。

2.1 线外啮入冲击速度

由于存在制造误差、弹性变形和齿侧间隙,导致

摆线轮与针齿在公法线方向产生相对速度。沿啮合

公法线方向的相对啮入速度为啮入冲击速度,如图

6所示。图中P 为摆线轮节点,M 为摆线轮实际待

啮合点,PM 为摆线针齿实际啮合公法线,Vp 为摆

线轮M 点处瞬时公转速度,Vc 为摆线齿 M 点处的

自转速度,V 为摆线齿 M 点沿实际啮合公法线速

度,则线外啮入冲击速度计算过程如下

Vp =ω×OpOc (21)

Vc= ω
iH

×OcM (22)

|V|=|Vp|sinα-|Vc|sinγ (23)
式中:ω 为摆线轮公转角速度;α为啮合公法线PM
与OpP 的夹角;γ为啮合公法线PM 与OcM 的夹

角;iH 为摆线针齿传动比。

图6 摆线针齿相对啮入速度

Fig.6Relativevelocityofmeshing-inofcycloid-pingear

2.2 线外啮入冲击力模型

根据经典力学碰撞理论,弹性碰撞过程分为压

缩和恢复两个阶段,由压缩变形引起的位移,是啮入

冲击总位移的主要部分。当两刚体发生碰撞刚体达

到最大压缩形变时,所对应的力即为最大冲击力。
将摆线轮与针齿的啮入冲击过程等效为两圆柱体的

非线性接触碰撞动力学行为,最大接触碰撞力即为

最大冲击力。
图7为Hertz接触碰撞变形规律。首先两碰撞

物体产生压缩变形,变形到最大位置δmax后,此时对

应的力为最大冲击力 FSmax,进而逐渐恢复初始

状态。

图7 Hertz接触碰撞变形曲线

Fig.7ThecurveofHertzcontactcollisiondeformation

基于H-C非线性接触碰撞模型[22],建立适用

于摆线针齿传动啮入冲击的力学模型,其表达式为

FS =FN+C(δ)̇δ (24)

C(δ)的计算公式为

C(δ)=χδn (25)
式中:FN 为非线性接触力;C(δ)为非线性阻尼因

子;χ为迟滞阻尼系数;δ为碰撞物体形变量;̇δ为物

体碰撞速度;n为阻尼力形变量贡献系数。
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2.2.1 非线性接触力模型

摆线轮与针齿产生压缩变形后,接触区域宽度

为2b,长度为B[23],如图8所示,由Hertz公式可得

b= 4FN

πB
(1-μ21)/E1+(1-μ21)/E2

1/ρ*  
(26)

  假设摆线轮与针齿的弹性模量与泊松比相同,
令E1=E2=E,,μ1=μ2=μ,化简式(26),可得

b= 8FNρ(1-μ2)
πBE

(27)

图8 摆线针齿等效接触模型

Fig.8Theequivalentcontactmodelofcycloid-pingear

  由图8几何关系可知

(ρc-δc)2+b2 =ρ2c (28)
式中:δc 为摆线齿形变量。

将式(28)代入式(27),整理可得摆线齿接触变

形量与接触力的关系为

FN = πBE
8(1-μ2)

(2ρcδc-δ2c)(ρc+r)
ρcr  (29)

2.2.2 非线性阻尼力模型

考虑接触碰撞过程中,阻尼力作用的部分能量

以热量形式散失,接触碰撞过程中动能损失为

ΔT = 12mj V(-)
j  2- V(+)

j  2 +

1
2mk V(-)

k  2- V(+)
k  2 (30)

式中:mj、mk 为物体j、k的质量;V(-)
j 、V(+)

j 为物体j碰

撞前后的速度;V(-)
k 、V(+)

k 为物体k碰撞前后的速度。
根据动量定理

mj V(-)
j -V(+)

j  +mk V(-)
k -V(+)

k  =0
(31)

根据牛顿运动学定义,两个物体碰撞后的恢复系数

cr可定义为碰撞后的相对速度比碰撞前的相对速

度,表达式[24]为

cr=V(+)
j -V(+)

k

V(-)
j -V(-)

k
=-δ̇(+)

δ̇(-)
(32)

式中:̇δ(+)为物体相对分离速度;̇δ(-)为物体相对靠

近速度。
因此,将式(31)和(32)代入式(30),发生冲击

后,损失动能为

ΔT = 12
mjmk

mj+mk
δ̇(-)  2(1-c2r) (33)

在压缩阶段,由阻尼力损耗的能量可表达[25]为

ΔEc=∫
δmax

0
χδṅδ(-) 1- δ

δmax  
2

dδ (34)

式中:ΔEc 为压缩阶段消耗能量。
对式(34)进行变量替换,根据三角函数积分性

质,可得

∫
δmax

0
δn 1- δ

δmax  
2

dδ≈ 2
n+2

δn+1
max (35)

将式(34)代入式(35),则压缩过程中迟滞阻尼损耗

能量可表示为

ΔEc= 2
n+2χ̇δ

(-)δ(n+1)max (36)

  根据能量守恒定律,摆线轮与针齿发生冲击后,
碰撞初始时刻能量T(-)转化为3部分:一部分为摆

线轮与针齿继续运动的动能Ts,第二部分为最大弹

性势能Umax,最后一部分为滞后阻尼作用转化的热

能ΔEc,即

T(-)=Ts+Umax+ΔEc (37)

Umax =∫
δmax

0
FNdδ (38)

  为判断非线性接触力影响因素,由式(29)可知,
令S为非线性变形系数,则摆线轮与针齿接触力可

表示为

FN = πBE
8(1-μ)2

S (39)

其中S为

S=
(2ρcδc-δ2c)(ρc±r)

ρcr
(40)

  根据式(40)分析可知,摆线轮形变量δc、偏心距

a和移距修形量ΔRp 对摆线针齿非线性接触力影响

较大。同时,为了确定阻尼力形变量贡献系数n,采

用多变量拟合方法,构建偏心距、摆线轮移距修形量

和形变量与S之间的映射关系。设S为

S=f(a,ΔRp)δg(a,ΔRp)c

g(a,ΔRp)=ε1a+ε2ΔRp

f(a,ΔRp)=ε3a+ε4ΔRp

􀮠

􀮢
􀮡

􀪁􀪁
􀪁􀪁 (41)

式中:ε1~ε4 为拟合系数。因此可根据式(41)确定
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最大弹性势能Umax和迟滞阻尼系数χ的表达式。
将式(41)代入式(38),则最大势能Umax可表

示为

Umax = πBEf(a,ΔRp)δn+1
cmax

8(1-μ2)(g(a,ΔRp)+1)
(42)

根据压缩过程的动量守恒,则有

mjV(-)
j +mkV(-)

k = (mj+mk)Vmax
jk (43)

式中:vmax
jk 为两物体共同运动速度最大值。

考虑摆线轮与针齿冲击过程中会产生能量损失

时,则式(37)可表达为

1
2mk[V(-)

i ]2+12mj[V(-)
j ]2 =

Umax+ΔEc+12
(mk+mj)Vmax

ij (44)

将式(36)、式(45)~(48)代入式(44),经推导可得阻

尼影响因子χ表达式为

χ=πBE
(g(a,ΔRp)+2)(2-cr)f(a,ΔRp)
8(1-μ2)(g(a,ΔRp)+1)̇δ(-)

c

(45)
联立式(24)、(45),最终可得到摆线针齿传动冲击力

模型为

FS =

FN+
(g(a,ΔRp)+2)(1-cr)f(a,ΔRp)πBE
8(1-μ)2(g(a,ΔRp)+1)cṙδ(-)

c
δg(a)
c δ̇c

(46)

  忽略重力作用,根据Hertz接触变形理论,弹性

体动能的损失即为碰撞力所消耗的能量,则弹性体

损失动能、变形量、冲击力有如下关系

1
2

m1m2

m1+m2
(̇δ2cq -̇δ2c(q+1))=

1
2
(FSq+FS(q+1))(δcq-δc(q+1)) (47)

式中:m1、m2 为两个弹性体质量;δcq为碰撞点q 时

刻的摆线轮形变量;̇δcq为摆线轮啮合点处的瞬时速

度;FSq为碰撞点q时刻的摆线轮冲击力。
将式(47)整理后,可得关于δ̇c(q+1)的一元二次

方程

A1̇δ2c(q+1)+B1̇δc(q+1)+C1 =0 (48)

δ̇c(q+1)= -B1- B2
1-4A1C1

2A1
(49)

式中

A1 =m

B1 =
(g(a,ΔRp)+2)(1-cr)f(a,ΔRp)πbE
3(1-μ2)(g(a,ΔRp)+1)cṙδ(-)

c
·

δg(a)
c (δc(q+1)-δcq)

C1 =-ṁδc(q+1)+[FNq+FN(q+1)+
(g(a,ΔRp)+2)(1-cr)f(a,ΔRp)πbE
3(1-μ2)(g(a,ΔRp)+1)cṙδ(-)

c
·

δg(a)
cq δ̇c(q+1)](δc(q+1)-δcq)

  从 冲 击 起 始 点 开 始 计 算,设 计 算 迭 代 步 长

δc(q+1)-δcq=0.001,代入初始冲击速度δ̇c0和初始压

缩形变量δc0。当C1<0时式(49)有实数解,可依次

解得δ̇c1,̇δc2,…,̇δcn;当C1=0时,即变形阶段终点时

刻,停止迭代。通过式(48)可得到摆线轮最大形变

量δcmax以及最大冲击力FSmax。

3 冲击力模型验证

现以RV-20E样机为研究对象,样机数据如

表1所示。
表1 RV-20E的参数和材料属性

Table1TheparametersandmaterialpropertiesofRV-20E

设计参数 数值

针齿中心圆半径rp/mm 60

针齿半径r/mm 2.25

等距修形量Δr/mm 0.012
移距修形量ΔRp/mm 0.002

偏心距a/mm 1
针齿齿数zp 40

摆线轮齿数zc 39

弹性模量E/(N·mm-2) 2.08×105

泊松比μ 0.3

摆线轮与针齿厚度B/mm 9
输出扭矩Tc/(N·m) 169

3.1 线外啮入冲击力理论计算

经计算,图9所示为摆线轮转过初始转角0.6°
后的齿侧间隙分布。此时6号针齿对应的啮合对啮

合,7号针齿啮合对存在齿侧间隙。空载状况下,摆
线轮公转1ms后,摆线轮7号齿与针齿处于啮合状

态,如图10所示。

图9 摆线针齿初始间隙

Fig.9Theinitialclearanceofcycloidpinteeth
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图10 摆线轮公转1ms后齿侧间隙

 Fig.10Theclearanceaftercycloidgearrevolutionof1ms

假设偏心距a设计范围为0.99~1.01mm,接触

变形量δc 变化范围为0~0.01mm,移距修形量的修

形范围为-0.05~0.05mm,代入式(41)后,通过

Matlab进行多变量拟合,可得到S的拟合公式为

S= (5.626a+4.634ΔRp)δ(0.962a-0.114ΔRp)c

(50)

  表2为拟合精度相关参数,可见拟合精度较好。
表2 变形系数S拟合相关数据

Table2ThefittingrelevantdataofdeformationcoefficientS

参数 数值

误差平方和 3.63×10-9

拟合度 0.99

均方根误差 3.81×10-6

图11为摆线针齿传动的线外啮入冲击力随时间

变化情况。由图可知,在0~6.95μs时间段,摆线轮

与针齿未发生冲击,此时冲击力为0。在克服间隙

后,摆线轮在6.95μs处与7号针齿发生冲击,随后短

时间内冲击力迅速增加到峰值132.5N。

图11 理论冲击力随时间变化曲线

Fig.11Thechangecurveoftheoreticalimpactforcewithtime

3.2 有限元仿真

3.2.1 有限元仿真设置

将摆线针齿传动机构导入瞬态动力学模块后,在
SpaceClaim软件中设置连接关系,设置材料类型,对

摆线针齿进行局部精密网格划分,如图12所示。仿真

时间为1ms,为更直观观察摆线轮冲击力变化,提取7
号针齿对应的啮合对接触面中心点的冲击力数据。

图12 摆线针齿局部精密网格划分

Fig.12Thelocalprecisiongridgenerationofcycloid-pingear

3.2.2 仿真结果分析

摆线轮7号齿的冲击力随时间变化结果如

图13所示,0~11.8μs时摆线轮克服初始间隙未

与针齿发生碰撞,此期间冲击力为0。在11.8μs
与7号针齿发生碰撞,冲击力在短时间内瞬时增加

到122.7N。

图13 冲击力随时间变化仿真结果

Fig.13 Thesimulationresultsofimpactforcechanging
withtime

图14 理论冲击力与仿真冲击力对比图

Fig.14 Thecomparisonoftheoreticalimpact
forcewithsimulationimpactforce

3.3 冲击力模型理论结果与仿真结果对比

摆线针齿啮入冲击理论计算结果与 Ansys有

限元仿真结果对比如图14所示,理论计算得到的摆

线轮克服初始间隙时间相对于仿真得到的时间短,

该现象是由于初始冲击时间的选取差异所造成的。
理论上的最大冲击力为132.5N,仿真得到的最大

冲击力为122.7N,误差率为7.98%,计算误差在允
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许范围内,因此有限元仿真结果验证了线外啮入冲

击力模型可行性。

4 不同碰撞参数对冲击力的影响

4.1 移距修形对冲击力影响

冲击力随移距修形量ΔRp 变化规律如图15所

示。在等距修形量一定时,当修形量在-0.05~
0.05mm取值范围内,对于负移距修形,修形量越

大,啮入冲击力越小;对于正移距修形,修形量越大,
啮入冲击力越大。移距修形对克服初始间隙时间影

响较大,这是由于不同修形方式与修形量对摆线针

齿齿侧间隙影响较大。移距修形量对冲击持续时间

影响并不大。

图15 移距修形对最大冲击力的影响

Fig.15Theinfluenceofradial-movingmodification
eccentricityonmaximumimpactforce

4.2 偏心距设计参数对冲击力的影响

冲击力随偏心距a变化规律如图16所示。当

偏心距在0.99~1.01mm设计范围内,偏心距a越

小,摆线针齿的线外啮入冲击力越大,摆线针齿齿侧

间隙减小从而使克服初始间隙时长缩短,但对冲击

持续时间影响不大。

图16 偏心距对最大冲击力的影响

Fig.16Theinfluenceofeccentricityonmaximumimpactforce

5 结 论

(1)基于摆线针齿啮合理论,阐述了摆线针齿传

动线外啮入冲击产生机理,提出了摆线轮与针齿实

际啮入点坐标计算方法,提出了线外啮入冲击速度

计算模型,为冲击力学模型建立提供基础。
(2)基于H-C接触碰撞模型和 Hertz接触碰撞

变形规律,建立了摆线轮与针齿冲击力模型。考虑

初始间隙,通过数值算法,揭示了线外啮入冲击力随

时间的变化规律。
(3)采用AnsysWorkbench软件对摆线针齿啮

入冲击力进行计算。仿真分析结果与理论计算结果

差异较小,证明了线外啮入冲击模型的准确性。
(4)分析偏心距和移距修形量对摆线针齿啮入

冲击力影响。最终得出偏心距越小,摆线针齿啮入

冲击力越大;等距修形量一定时,正移距修形量越

大,摆线针齿啮入冲击力越大,负移距修形量越小,
摆线针齿啮入冲击力越大的结论。

参考文献:
[1] PHAM AD,AHNHJ.Highprecisionreducersfor

industrialrobots driving 4thindustrialrevolution:

stateofarts,analysis,design,performanceevaluation
andperspective[J].InternationalJournalofPrecision
Engineering and Manufacturing-Green Technology,

2018,5(4):519-533.
[2] HANLinshan,GUOFei.Globalsensitivityanalysis

oftransmissionaccuracyforRV-typecycloid-pindrive
[J].JournalofMechanicalScienceandTechnology,

2016,30(3):1225-1231.
[3] HEZeyin,ZHANGTao,LINTengjiao.Novelmath-

ematicalmodellingmethodformeshingimpactofheli-
calgear[J].MechanismandMachineTheory,2020,

152:103949.
[4] SMISHJD.Gearsandtheirvibration:abasicap-

proachtounderstandinggearnoise[M].NewYork,

USA:MacmillanPress,1983.
[5] HUANGXingbao,YANG Bintang, WANG You-

qiang.Influencesoftransientimpactandvibrationon
thelubricationperformanceofspurgears[J].Pro-
ceedingsoftheInstitutionofMechanicalEngineers:

PartJ JournalofEngineeringTribology,2021,235
(2):274-289.

[6] 周长江,唐进元,钟志华.齿轮传动的线外啮合与冲

击摩擦 [J].机械工程学报,2008,44(3):75-81.
ZHOUChangjiang,TANGJinyuan,ZHONGZhihua.
Cornercontactandimpactfrictionofgeardrive[J].
ChineseJournalofMechanicalEngineering,2008,44
(3):75-81.

[7] HUShengyang,FANGZongde,XUYingqiang,etal.
Meshingimpactanalysisofplanetarytransmissionsys-

131



西 安 交 通 大 学 学 报 第57卷 

 http:∥zkxb.xjtu.edu.cn 

temconsideringtheinfluenceofmultipleerrorsandits
effectontheloadsharinganddynamicloadfactorchar-
acteristicsofthesystem[J].ProceedingsoftheInsti-
tutionofMechanicalEngineers:PartK Journalof
Multi-bodyDynamics,2021,235(1):57-74.

[8] VEDMARL,HENRIKSSONB.Ageneralapproach
fordeterminingdynamicforcesinspurgears[J].Jour-
nalofMechanicalDesign,1998,120(4):593-598.

[9] 王峰.人字齿轮传动系统振动 特 性 分 析 与 试 验 研

究 [D].西安:西北工业大学,2014.
[10]张卫青,文怿恺,郭晓东,等.基于切齿高阶运动的

螺旋锥齿轮齿面修缘方法 [J].航空动力学报,2019,

34(1):238-247.
ZHANG Weiqing,WEN Yikai,GUO Xiaodong,et
al.Toothsurfacereliefmethodofspiralbevelgear
basedonhigh-ordercuttingmotion [J].Journalof
AerospacePower,2019,34(1):238-247.

[11]SUDeyu,LUOShangming,WANGJian.Studyon
meshingforceandrigid-flexiblecouplingdynamicsim-
ulationofcycloiddrive[J].AdvancedMaterialsRe-
search,2014,1039:36-43.

[12]HSIEHCF.Traditionalversusimproveddesignsfor
cycloidalspeedreducerswithasmalltoothdifference:

theeffectondynamics[J].MechanismandMachine
Theory,2015,86:15-35.

[13]XULixin,YANGYuhu.Dynamicmodelingandcon-
tactanalysisofacycloid-pingearmechanism witha
turningarmcylindricalrollerbearing[J].Mechanism
andMachineTheory,2016,104:327-349.

[14]ZHANGYueming,LILiansong,JIShuting.Influence
ofcycloid-pingeardesignparametersonbearingcapac-
ityandoptimizeddesign[J].JournaloftheBrazilian
SocietyofMechanicalSciencesandEngineering,2022,

44(4):123.
[15]YUHao,LIUGuanyi,WANGYukun,etal.Theim-

pactofgaponmeshingforceintwo-stagecycloidal

geardrive[C]//2017IEEEInternationalConferenceon
InformationandAutomation(ICIA).Piscataway,NJ,

USA:IEEE,2017:760-763.
[16]RENZhongyi,MAOShimin,GUO Wenchao,etal.

Toothmodificationanddynamicperformanceofthecy-
cloidaldrive[J].MechanicalSystemsandSignalPro-
cessing,2017,85:857-866.

[17]BLAGOJEVIC'M,MATEJIC'M,KOSTIC'N.Dy-
namicbehaviourofatwo-stagecycloidalspeedreducer
ofanewdesignconcept[J].TehniĉkiVjesnik,2018,

25(S2):291-298.
[18]李兵,杜俊伟,陈磊,等.工业机器人RV减速器传动

误差分析 [J].西安交通大学学报,2017,51(10):1-
6,46.
LIBing,DUJunwei,CHENLei,etal.Transmission
erroranalysisforindustrialrobotRVreducer[J].
JournalofXi’anJiaotongUniversity,2017,51(10):

1-6,46.
[19]JOHNSONKL.Contactmechanics[M].Cambridge,

UK:CambridgeUniversityPress,1987.
[20]韩炬,李威,王志军.采用分形理论与微分几何的摆

线针轮形貌模型 [J].西安交通大学学报,2017,51
(11):97-105,136.
HANJu,LIWei,WANGZhijun.Surfacemorpholo-

gymodelsofcycloidandpinteethbasedonfractalthe-
oryanddifferentialgeometry[J].JournalofXi’an
JiaotongUniversity,2017,51(11):97-105,136.

[21]ARTYOMOVII,TCHUFISTOVEA,TCHUFIS-
TOVOE.Analysisofstaticloadingofmeshingin

planetarycycloidgear[C]//IOP ConferenceSeries:

MaterialsScienceandEngineering.Bristol,UK:IOP
Publishing,2020:012056.

[22]HUNTKH,CROSSLEYFRE.Coefficientofresti-
tutioninterpretedasdampinginvibroimpact[J].Jour-
nalofAppliedMechanics,1975,42(2):440-445.

[23]张大卫,王刚,黄田,等.RV减速机动力学建模与结

构参数分析 [J].机械工程学报,2001,37(1):69-74.
ZHANGDawei,WANGGang,HUANGTian,etal.
Dynamicformulationofrvreducerandanalysisof
structuralparameters[J].ChineseJournalofMechan-
icalEngineering,2001,37(1):69-74.

[24]LANKARANIH M,NIKRAVESHPE.Acontact
forcemodelwithhysteresisdampingforimpactanaly-
sisofmultibodysystems[C]//ASME1989 Design
TechnicalConferences.NewYork,NY,USA:ASME,

1989:45-51.
[25]FLORESP,MACHADOM,SILVAMT,etal.On

thecontinuouscontactforcemodelsforsoftmaterials
inmultibodydynamics[J].MultibodySystemDynam-
ics,2011,25(3):357-375.

(编辑 杜秀杰)

231


