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　　【摘要】　对双压力角非对称齿轮在修形和误差条件下的啮合过程进行了全面推导，并编制了轮齿接触分析

（ＴＣＡ）计算机数值仿真程序。通过对非对称齿轮与标准对称齿轮进行仿真计算，得出双鼓形非对称齿轮在有安装

误差的情况下，接触迹的偏移量比标准对称齿轮小，传动误差的幅值比标准对称齿轮有明显降低，因此具有良好的

传动平稳性和较高的承载能力。
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　　引言

目前齿轮传动正向着承载能力大、振动噪声小、

体积小、重量轻、节能高效等趋势发展。很多研究成

果表明
［１～２］

，适当增大压力角会显著提高齿根弯曲

强度、齿面接触强度和抗胶合承载能力。但是如果

在齿轮两侧同时增大压力角，会使得轮齿齿顶变薄，

加载时容易断齿；同时也会使轮齿的柔度下降、刚度

增加，从而降低轮齿的抗冲击性能。综合上述大、小

压力角两种研究结果，现提出在工作齿面使用一个

大压力角，在非工作齿面使用一个小压力角，这样既

可以充分发挥大压力角的优点，又尽量避开其缺点，

是一种非常有效的提高轮齿综合性能和承载能力的

方法。基于这种思想，设计了一种新型齿轮———双

压力角非对称渐开线齿轮
［３～４］

。

在齿轮副中，相互啮合传动的轮齿表面上，接触



线的集合形成的实际啮合区域称之为齿面接触区

域。接触区域的大小、形状和位置不仅仅反映了单

个齿轮的精度，更反映了齿轮副的安装精度，它是影

响齿轮副传动承载能力、使用寿命、传动质量及效

率、噪声等的重要技术指标。但是在实际的齿轮传

动工作过程中，由于受制造误差、装配误差、轮齿弹

性变形等因素的影响，接触区域的实际形状总是与

理想无误差、无修形工况下所产生的接触区域产生

一定程度的偏差，这将引起齿轮传动质量的下降。

因此为了预防和改善接触区域出现较大偏差，保证

齿轮传动的质量和效率，就必须对这些接触区域进

行修正。为了有效地分析和修正不良的齿面接触区

域，产生了对接触区域进行分析、修正的轮齿接触分

析技术（ｔｏｏｔｈｃｏｎｔａｃｔａｎａｌｙｓｉｓ），简称 ＴＣＡ技术［５～９］
。

本文应用齿轮啮合理论，提出双压力角非对称

齿轮的轮齿接触分析方法，并编制计算机仿真程序，

对非对称齿轮和标准对称齿轮传动系统进行计算，

获得两种齿轮副的啮合路径、啮合印痕和传动误差。

１　双鼓形主动轮齿表面

１１　加工主动轮的抛物线齿条表面
非对称齿轮齿廓修形的方法是改变刀具切削刃

的形状，以获得相应的齿面形状，改善啮合状况。用

齿条形刀具（如滚刀）加工非对称齿轮时，是以抛物

线代替齿条直线齿廓，以获得中凸的齿形，见图 １。
在一个已经装配好的齿轮系统中，主动轮齿与从动

轮齿表面在啮合中保持瞬时线接触状态。

图 １　抛物线齿条结构图

Ｆｉｇ．１　Ｐａｒａｂｏｌａｒａｃｋｃｕｔｔｅｒｏｆｐｉｎｉｏｎ
　
图１为抛物线齿条的截面形状，主动轮齿条表

面 Σｚ是一个抛物线面，工作齿侧用下标 ｄ表示，非
工作齿侧用下标 ｃ表示，ａｚｄ、ａｚｃ分别表示抛物线齿条
工作齿侧与非工作齿侧表面抛物线系数。

本文仅讨论非对称齿轮工作齿侧，下标 ｄ略去，
非工作齿侧与工作齿侧类似。图２所示为加工主动
轮齿条所用的坐标系，齿条表面 Σｚ在辅助坐标系 Ｓｐ
中方程为

ｒｐ（ｕｚ，θｚ）＝［ａｚｕ
２
ｚ　ｕｚ　θｚ　１］′ （１）

齿条表面 Σｚ在辅助坐标系 Ｓｐ中的单位法矢量为

图 ２　抛物线齿条坐标系

Ｆｉｇ．２　Ｃｏｏｒｄｉｎａｔｅｓｙｓｔｅｍｏｆｐａｒａｂｏｌａｒａｃｋｃｕｔｔｅｒ
　

ｎｐ（ｕｚ）＝

ｒｐ
ｕｚ
×
ｒｐ
θｚ

ｒｐ
ｕｚ
×
ｒｐ
θｚ

（２）

主动轮齿条表面 Σｚ在坐标系 Ｓｚ中齿面方程和
单位法矢量为

ｒｚ（ｕｚ，θｚ）＝Ｍｚｐ（αｄ）ｒｐ（ｕｚ，θｚ） （３）
ｎｚ（ｕｚ）＝Ｌｚｐ（αｄ）ｎｐ（ｕｚ） （４）

式中　Ｍｚｐ———坐标系 Ｓｐ到 Ｓｚ的坐标转换矩阵
αｄ———主动轮工作齿侧压力角

矩阵 Ｌ是一个 ３×３的 ３阶矩阵，将矩阵 Ｍ的
最后一行与最后一列消去即可得到。

１２　齿廓鼓形修形的主动轮轮齿表面方程
在加工主动轮过程中，抛物线齿条与被加工的

齿轮保持相对平动与转动，如图２所示，齿廓鼓形修
形后的主动轮轮齿表面 ΣⅠ１ 确定方程为

ｒⅠ１（ｕｚ，θｚ，φ１）＝Ｍ１ｚ（φ１）Ｍｚｐｒｐ（ｕｚ，θｚ） （５）

ｆ１（ｕｚ，φ１）＝０ （６）

式中　φ１———被加工的主动轮１转动参数

式（５）为加工非对称主动轮齿条表面曲线族 Σｚ
在坐标系 Ｓ１中的方程，式（６）为非对称齿条与被加
工的主动齿轮的啮合方程，上标Ⅰ含义为主动轮。

非对称鼓形修形齿廓主动轮齿表面单位法矢量

为

ｎ１（ｕｚ，φ１）＝Ｌ１ｚ（φ１）ｎｚ（ｕｚ） （７）

由于在 Σ１与 Σｚ的接触线上任意点齿条表面法
矢量均通过瞬时旋转轴 Ｐ－Ｐ，可得

Ｘ１－ｘ１（ｕｚ，θｚ）
ｎｘ１

＝
Ｙ１－ｙ１（ｕｚ，θｚ）

ｎｙ１
＝
Ｚ１－ｚ１（ｕｚ，θｚ）

ｎｚ１
（８）

式中，ｘ１（ｕｚ，θｚ）、ｙ１（ｕｚ，θｚ）、ｚ１（ｕｚ，θｚ）是非对称齿廓

鼓形修形主动轮齿表面 Σ１啮合点的坐标，ｎｘ１、ｎｙ１、

ｎｚ１是 Σ１单位法矢量 ｎ１（ｕｚ，φ１）在各坐标轴上对应
的分量。

由式（７）、（８）可得啮合方程（６）的标量形式为
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φ１＝
２ａ２ｚｕ

３
ｚ－２ａｚｕｚｌｄ＋ｕｚ

２ａｚｕｚｒρ１ｃｏｓαｄ＋ｒρ１ｓｉｎαｄ
（９）

１３　双鼓形修形的主动轮轮齿表面方程
１３１　磨削砂盘表面方程

图 ３　磨削砂盘在面

（ｙｇ，ｚｇ）坐标系

Ｆｉｇ．３　（ｙｇ，ｚｇ）ｃｏｏｒｄｉｎａｔｅ

ｓｙｓｔｅｍｏｆｇｒｉｎｄｉｎｇｄｉｓｋ

除了齿廓修形，本文

还采用齿宽方向修形。在

加工主动轮过程中，通过

磨削砂盘的沉浮运动对主

动轮齿表面进行齿宽方向

修形。磨削砂盘的轴截面

和主动轮齿表面 Σ１的横
截面是相同的。为了推导

磨削砂盘表面 ΣＧ方程，设
定坐标系 Ｓ１刚性固连在
主动轮齿上，磨削砂盘在

面（ｙｇ，ｚｇ）坐标系如图 ３
所示。

砂盘的轴向轮廓在面

（ｙｇ，ｚｇ）上表示为

ｒｇ（ｕｚ）＝Ｍｇ１ｒ
１
１（ｕｚ） （１０）

坐标系 ＳＧ刚性固连在磨削砂盘上，辅助坐标系
Ｓｇ的原点和 ｘ轴与坐标系 ＳＧ相同，砂盘表面 ΣＧ是
在坐标系 Ｓｇ中由砂盘轴向轮廓表面绕轴 ｘｇ旋转所
得。砂盘表面 ΣＧ的方程在坐标系 ＳＧ中表示为

ｒＧ（ｕｚ，θＧ）＝ＭＧｇ（θＧ）Ｍｇ１ｒ１（ｕｚ） （１１）
１３２　双鼓形修形主动轮齿表面方程

磨削砂盘表面 ΣＧ确定后，就可以求得双鼓形

修形主动轮齿表面 Σ２１的方程，如图４所示。引入一
个辅助坐标系 Ｓｂ来表示砂盘的运动。双鼓形修形

主动轮齿表面 Σ２１在坐标系 Ｓ
２
１上表示为

ｒⅡ１（ｕｚ，θＧ，ｌＧ）＝Ｍ１ｂＭｂＧ（ｌＧ）ｒＧ（ｕｚ，θＧ） （１２）
ｆ２（θＧ，ｌＧ）＝０ （１３）

图 ４　双鼓形修形主动轮齿表面 Σ２１的坐标系

Ｆｉｇ．４　（Σ２１）ｃｏｏｒｄｉｎａｔｅｓｙｓｔｅｍｏｆｐｉｎｉｏｎｓｕｒｆａｃｅ
　
非对称双鼓形修形主动轮齿表面 Σ２１的单位法

矢量在坐标系 Ｓ２１上表示为

ｎⅡ１（ｕｚ，θＧ，ｌＧ）＝Ｌ１ｂＬｂＧ（ｌＧ）ｎＧ（ｕｚ，θＧ） （１４）
式（１４）为磨削砂盘与双鼓形主动齿轮表面的

啮合方程。根据图 ４中的啮合关系，啮合方程计算
式为

ＮＧｖ
Ｇ１
Ｇ
＝ｆ２（θＧ，ｌＧ）＝０ （１５）

式中　ＮＧ———砂盘表面的法矢量

ｖＧ１
Ｇ
———砂盘与非对称主动轮齿相对速度

２　非对称从动轮齿表面方程

非对称从动轮齿表面是由非对称直线齿条生成

的。设定坐标系 Ｓｍ 和 Ｓｎ刚性固连在从动轮齿条
上，坐标系 Ｓ２刚性固连在从动轮齿上，整体坐标系
为 Ｓｔ，如图５所示。

图 ５　从动轮轮齿表面坐标系

Ｆｉｇ．５　Ｃｏｏｒｄｉｎａｔｅｓｙｓｔｅｍｏｆｇｅａｒｓｕｒｆａｃｅ
　
由齿条产生的从动轮齿表面 Σ２在坐标系 Ｓ２中

可表示为

ｒ２（ｕｎ，θｎ，φ２）＝Ｍ２ｎ（φ２）ｒｎ（ｕｎ，θｎ） （１６）
ｆ３（ｕｎ，φ２）＝０ （１７）

３　非对称齿廓齿轮接触区的啮合仿真

进行非对称接触区啮合仿真来研究安装误差对

齿轮副传动误差和承载接触区的影响。啮合仿真的

前提是接触表面始终处于连续相切状态。表面相切

的必要条件是在瞬时接触点两个轮齿表面位置矢量

相等，法矢量保持同轴。轮齿表面理论上是点接触，

但实际上由于轮齿表面弹性变形接触扩展成一个椭

圆域。通过两个接触表面瞬时接触点的主曲率和方

向的关系，可以确定瞬时接触椭圆的形状参数以及

方向，一系列瞬时接触椭圆构成了齿面承载接触区

域。

３１　齿轮副啮合仿真坐标系
设定 Ｓｆ为固定坐标系，Ｓ１、Ｓ２分别刚性固连在

非对称主动轮齿和从动轮齿上。辅助坐标系 Ｓｕ、Ｓｖ
分别表示安装误差中齿轮副中心距的安装误差 ΔＥ
和轴交角的安装误差 Δγ，辅助坐标系 Ｓｗ表示由直
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线齿条加工的从动轮与考虑安装误差的齿轮副系统

的坐标转换。齿轮副系统及误差的位置和方向如

图６所示。有安装误差的非对称从动齿轮以 ｚｗ为
轴旋转进行啮合，１、２为非对称主动齿轮与从动
齿轮在齿轮副系统坐标系中对应的实际转角。

图 ６　考虑安装误差的非对称齿轮副系统坐标系

Ｆｉｇ．６　Ｃｏｏｒｄｉｎａｔｅｓｙｓｔｅｍｏｆｕｎｓｙｍｍｅｔｒｉｃｇｅａｒ

ａｎｄｐｉｎｉｏｎｃｏｎｓｉｄｅｒｉｎｇａｌｉｇｎｍｅｎｔｅｒｒｏｒｓ
　
在坐标系 Ｓ２中从动轮齿表面和法矢量由 ３个

相关的参数确定，即

ｒ２＝ｒ２（ｕｎ，φ２，θｎ）

ｆ３（ｕｎ，φ２，θｎ）＝０

ｎ２＝ｎ２（ｕｎ，φ２，θｎ
{

）

（１８）

在坐标系 Ｓ１中双鼓形修形主动轮齿表面和法
矢量由４个相关的参数确定，即

ｒⅡ１ ＝ｒ
Ⅱ
１（ｕｚ，φ１，θＧ，ｌＧ）

ｆ１（ｕｚ，φ１）＝０

ｆ２（θＧ，ｌＧ）＝０

ｎⅡ１ ＝ｎ
Ⅱ
１（ｕｚ，φ１，θＧ，ｌＧ













）

（１９）

３２　啮合仿真条件
若非对称齿轮副啮合表面的瞬时接触点位置矢

量、法矢量相等，则两个轮齿接触表面连续相切，如

图７所示。图中，Ｔ为轮齿接触表面瞬时切面。由
图可知，在坐标系 Ｓｆ中，非对称齿轮副两个齿面啮
合条件为

ｒ１（Ⅱ）ｆ （ｕｚ，φ１，θＧ，ｌＧ，１）－ｒ
２
ｆ（ｕｎ，φ２，θｎ，２）＝０

（２０）
ｎ１（Ⅱ）ｆ （ｕｚ，φ１，θＧ，ｌＧ，１）－ｎ

２
ｆ（ｕｎ，φ２，θｎ，２）＝０

（２１）
ｆ１（ｕｚ，φ１）＝０

ｆ２（θＧ，ｌＧ）＝０

ｆ３（ｕｎ，φ２）
{

＝０

（２２）

式（２０）、（２１）表示 Σ１与 Σ２有一个相同切点并
且在这一点有一个公共法矢量，但实际上 ｎ是单位

矢量，即 ｎ１（Ⅱ）ｆ －ｎ２ｆ＝０，所以式（２０）～（２２）总共有 ８
个非线性标量，即

Ｔｉ（ｕｚ，φ１，θＧ，ｌＧ，１，ｕｎ，φ２，θｎ，２）＝０

（Ｔｉ∈Ｃ
１
）（ｉ＝１，２，…，８） （２３）

图 ７　非对称齿轮副瞬时相切啮合表面示意图

Ｆｉｇ．７　Ｍｅｓｈｉｎｇｓｕｒｆａｃｅｏｆｉｎｓｔａｎｔａｎｅｏｕｓ

ｔａｎｇｅｎｃｙｏｆｕｎｓｙｍｍｅｔｒｉｃｇｅａｒａｎｄｐｉｎｉｏｎ
　
在仿真时，将一个未知量作为已知量来处理，比

如 １。当在接触点满足 Ｊａｃｏｂｉ行列式不等于零时，
式（２３）在接触点临域内肯定存在一组解满足

｛ｕｚ（１），φ１（１），θＧ（１），ｌＧ（１），

ｕｎ（１），φ２（１），θｎ（１），２（１）｝∈Ｃ
１
（２４）

按一定步长选择 １就可以求得齿轮表面接触
路径和传动误差 δ２（１）。

４　仿真结果分析

非对称齿轮副轮齿接触分析按以下４种情况进
行仿真，这４种仿真模型齿轮模数均为 ５ｍｍ，主动
轮齿数为 ３０，从动轮齿数为 ４５，非对称齿轮工作齿
侧压力角为 αｄ＝３５°，非工作齿侧压力角为 αｃ＝
２０°。
４１　标准对称主动齿轮（ａｐ＝００００１９６８５ｍｍ

－１，

ａｚ＝０）
通过直线齿条加工标准对称主动齿轮齿廓，为

了使齿轮副以点接触进行啮合，在齿宽方向通过磨

削砂盘进行修形，此时取ａｐ＝００００１９６８５ｍｍ
－１
，而

ａｚ＝０。图８显示了齿轮副中心距误差 ΔＥ、轴交角
误差 Δγ引起的接触路径和承载区域的变化。由图
可见，轴交角误差 Δγ对啮合路径的影响很大；而中
心距误差 ΔＥ对啮合路径与承载区域影响不大。同
时，由于齿廓修形与齿宽方向修形，齿轮副啮合区域

的位置是固定的，可以通过预先的设计计算出接触

路径，避免了边缘接触。

图８ａ、８ｃ所对应的误差曲线为水平直线，图８ｂ
所对应误差曲线如图 ９ａ所示，图 ８ｄ所对应的误差
曲线如图９ｂ所示。由图可见，轴向安装误差 Δγ引

２０２ 农　业　机　械　学　报　　　　　　　　　　　　　　　　　２０１０年



　　

图 ８　对称齿轮接触路径

Ｆｉｇ．８　Ｃｏｎｔａｃｔｐａｔｈｏｆｓｙｍｍｅｔｒｉｃｇｅａｒ
（ａ）Δγ＝０，ΔＥ＝０　（ｂ）Δγ＝００８°，ΔＥ＝０　（ｃ）Δγ＝０，ΔＥ＝０１ｍｍ　（ｄ）Δγ＝００８°，ΔＥ＝０１ｍｍ

　

图 ９　误差曲线

Ｆｉｇ．９　Ｅｒｒｏｒｃｕｒｖｅ

（ａ）Δγ＝００８°，ΔＥ＝０　（ｂ）Δγ＝００８°，ΔＥ＝０１ｍｍ
　
起不连续的传递误差，这成为齿轮副系统噪声与振

动主要来源之一。

４２　非对称主动齿轮（ａｐ＝００００１９６８５ｍｍ
－１，

ａｚ＝０）
通过直线齿条加工压力角为 αｄ＝３５°的非对称

主动齿轮齿廓，在齿宽方向通过磨削砂盘进行修形，

此时取 ａｐ＝００００１９６８５ｍｍ
－１
，而 ａｚ＝０。图 １０显

示了非对称齿轮副中心距误差 ΔＥ、轴交角误差 Δγ

引起的接触路径和承载区域的变化。由图可见，轴

交角误差 Δγ引起的非对称齿轮接触迹的偏移量比
标准对称齿轮小。

图１０ｂ所对应误差曲线如图 １１ａ所示，图１０ｄ
所对应的误差曲线如图１１ｂ所示。由图可见，Δγ引
起非对称齿轮不连续的传动误差幅值比标准对称齿

轮低，从而振动比标准对称齿轮也低。

图 １０　非对称齿轮接触路径

Ｆｉｇ．１０　Ｃｏｎｔａｃｔｐａｔｈｏｆｕｎｓｙｍｍｅｔｒｉｃｇｅａｒ
（ａ）Δγ＝０，ΔＥ＝０　（ｂ）Δγ＝００８°，ΔＥ＝０　（ｃ）Δγ＝０，ΔＥ＝０１ｍｍ　（ｄ）Δγ＝００８°，ΔＥ＝０１ｍｍ

　

图 １１　误差曲线

Ｆｉｇ．１１　Ｅｒｒｏｒｃｕｒｖｅ
（ａ）Δγ＝００８°，ΔＥ＝０　（ｂ）Δγ＝００８°，ΔＥ＝０１ｍｍ

　

４３　标准对称主动齿轮（ａｐ＝００００１９６８５ｍｍ
－１，

ａｚ＝００００３５８１２ｍｍ
－１）

通过抛物线齿条加工标准对称主动齿轮齿廓，

在齿宽方向通过磨削砂盘进行修形，此时取 ａｐ＝

００００１９６８５ｍｍ－１
，经计算抛物线齿廓修形系数

ａｚ＝００００３５８１２ｍｍ
－１
。图 １２显示了标准对称齿

轮副中心距误差 ΔＥ、轴交角误差 Δγ引起的双鼓形

修形齿轮接触路径和承载区域的变化。由图可见，

由于进行齿廓修形，轴交角误差 Δγ引起的标准对
称齿轮的接触迹偏移量比没有齿廓修形时要小。

４４　非对称主动齿轮（ａｐ＝００００１９６８５ｍｍ
－１，

ａｚ＝００００３５８１２ｍｍ
－１）

通过抛物线齿条加工压力角为 αｄ＝３５°的非对
称主动齿轮齿廓，在齿宽方向通过磨削砂盘进行修
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形，此时取ａｐ＝００００１９６８５ｍｍ
－１
，经计算抛物线齿

廓修形系数 ａｚ＝００００３５８１２ｍｍ
－１
。图 １３显示了

ΔＥ、Δγ引起的双鼓形修形非对称齿轮副接触路径
和承载区域的变化。由图可见，由于进行齿廓修形，

轴交角误差 Δγ引起的非对称齿轮的接触迹偏移量
比没有齿廓修形时要小，同时由于压力角的增大，

Δγ引起的非对称齿轮接触迹的偏移量比标准对称
齿轮小。

图 １２　双鼓形对称齿轮接触路径

Ｆｉｇ．１２　Ｃｏｎｔａｃｔｐａｔｈｏｆｓｙｍｍｅｔｒｉｃｇｅａｒ
（ａ）Δγ＝０，ΔＥ＝０　（ｂ）Δγ＝００８°，ΔＥ＝０　（ｃ）Δγ＝０，ΔＥ＝０１ｍｍ　（ｄ）Δγ＝００８°，ΔＥ＝０１ｍｍ

　

图 １３　双鼓形非对称齿轮接触路径

Ｆｉｇ．１３　Ｃｏｎｔａｃｔｐａｔｈｏｆｕｎｓｙｍｍｅｔｒｉｃｇｅａｒ
（ａ）Δγ＝０，ΔＥ＝０　（ｂ）Δγ＝００８°，ΔＥ＝０　（ｃ）Δγ＝０，ΔＥ＝０１ｍｍ　（ｄ）Δγ＝００８°，ΔＥ＝０１ｍｍ

　
　　图１２对应的传动误差曲线如图１４所示。由图
可见，标准对称齿轮在经过齿廓修形后，传动误差变

为连续的抛物线形状，符合预先设计的抛物线函数，

避免了由安装误差引起的传动误差不连续跳跃和突

变的情况，有效改善了齿轮副系统噪声与振动，轮齿

寿命得到提高。

图１３对应的传动误差曲线如图１５所示。由图

可见，非对称齿轮在经过齿廓修形后，传动误差变

为连续的抛物线形状。同时传动误差幅值比标准

对称齿轮小，在无误差和 Δγ＝００８°、ΔＥ＝０１ｍｍ
等 ４种情况下，传动误差幅值比标准对称齿轮平
均降低 ４０％。因此双压力角非对称齿轮与标准对
称齿轮相比，具有良好的传动平稳性和较高的承

载能力。

图 １４　双鼓形对称齿轮传动误差曲线

Ｆｉｇ．１４　Ｔｒａｎｓｍｉｓｓｉｏｎｅｒｒｏｒｏｆｓｙｍｍｅｔｒｉｃｇｅａｒ
（ａ）Δγ＝０，ΔＥ＝０　（ｂ）Δγ＝００８°，ΔＥ＝０　（ｃ）Δγ＝０，ΔＥ＝０１ｍｍ　（ｄ）Δγ＝００８°，ΔＥ＝０１ｍｍ

　

５　结论

（１）通过算例分析可以看出，经过齿廓修形和
齿宽方向修形的非对称齿轮，齿轮副啮合承载区域

的位置是固定的，可以通过预先的设计计算出接触

路径，避免了边缘接触的发生；在考虑安装误差时，

非对称齿轮传动误差为连续的抛物线形状，避免了

未修形的非对称齿轮传动误差突变的情况。

（２）双鼓形非对称齿轮在考虑有中心距误差和
轴交角误差的情况下，接触迹的偏移量比标准对称

齿轮小，传动误差的幅值比标准对称齿轮有明显降

低，在无误差和 Δγ＝００８°、ΔＥ＝０１ｍｍ等 ４种情
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图 １５　双鼓形非对称齿轮传动误差曲线

Ｆｉｇ．１５　Ｔｒａｎｓｍｉｓｓｉｏｎｅｒｒｏｒｏｆｕｎｓｙｍｍｅｔｒｉｃｇｅａｒ
（ａ）Δγ＝０，ΔＥ＝０　（ｂ）Δγ＝００８°，ΔＥ＝０　（ｃ）Δγ＝０，ΔＥ＝０１ｍｍ　（ｄ）Δγ＝００８°，ΔＥ＝０１ｍｍ

　
况下，传动误差幅值比标准对称齿轮平均降低４０％，因
此具有良好的传动平稳性和较高的承载能力。

（３）编制的轮齿接触分析（ＴＣＡ）计算机仿真程

序可以适用于任意模数、齿数和工作齿侧压力角的

双鼓形修形非对称齿轮与标准对称齿轮的设计和分

析。
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