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含轴间距误差的消隙齿轮刚柔耦合动力学仿真
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摘　要：轴间距误差对消隙齿轮精度和性能有重要影响，但其机理和规律并不清楚。基于接触碰撞力约
束关系建立齿轮接触动力学模型，进一步利用ＡＤＡＭＳ／Ｆｌｅｘ建立单级消隙齿轮传动系统的刚柔耦合模型，通
过刚柔耦合动力学仿真研究消隙齿轮传动在不同轴间距制造误差条件下的振动及频率特性。研究发现：随

着轴间距的减小，扭簧的平均力矩增大，齿轮齿面间的啮合力矩以及摩擦力矩也将增大，从而阻碍扭矩的正

常传递，并导致固定齿轮转速幅值降低；随着轴间距的增大，固定齿轮主谐振频率整体上降低，而且在轴间距

稍大于标准中心距时降低很快。这一发现可指导消隙齿轮传动的设计和装配。
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　　消隙齿轮机构是一种精密传动装置，既可消
除齿轮本身误差引起的齿隙，也可消除由温度变

化而引起的空程［１－２］。因此，消隙齿轮机构在工

业机器人［３］、精密伺服机构［４－６］、雷达天线［７－９］、

惯性稳定平台［１０－１１］等精密工程领域应用广泛。

消隙齿轮机构通常工作在频繁启动、制动、正

反转的载荷环境下，要求其具有高速、高精度、高

稳定性的动力学特性。然而，目前大部分有关消

隙齿轮的研究主要停留在结构设计计算、传动精

度及动力学层面，少有研究考虑其制造误差对其

精度和性能的影响。石辉［１２］列举了常用弹簧加

载双片齿轮的结构形式，建立了多种弹簧的力学

模型并推导出弹性力矩及相关参数的计算公式；

马伯渊等［１３］从静力学的角度分析了弹簧消隙齿

轮的受力情况，叙述了残余回差的产生原因，并对

某传动机构中弹簧消隙齿轮传动链的回程误差进

行了分析估算；Ｓｈｉｍ等［１４］将双片齿轮消隙系统

用于一种农用拖拉机上以降低其动力输出端

（ＰｏｗｅｒＴａｋｅＯｆｆ，ＰＴＯ）的噪声，利用经过实验验
证过的仿真模型分析ＰＴＯ的振动与噪声，表明双
片齿轮消隙系统对ＰＴＯ有很好的降噪作用；李国
民［９］建立了双片齿轮的扭振动力学简化模型，对

双片齿轮固有频率进行了分析计算；Ｎａｏｋｉ等［３］

提出了一种具有消隙齿轮传动关节的工业机器手
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臂控制方法，建立了一种具有三段柔性连接特性

（ｔｈｒｅｅｓｅｇｍｅｎｔｆｌｅｘｉｂｌｅｊｏｉｎｔｃｈａｒａｃｔｅｒｉｓｔｉｃ）的消隙
齿轮近似刚度模型，并对特性曲线进行了光滑处

理；Ｋｗｏｎ等［６］建立了含摩擦的消隙齿轮伺服机

构动力学模型，其中消隙齿轮刚度模型同样用典

型的三段柔性连接曲线表示；Ａｌｌａｎ等［１５］提出了

一种计算消隙弹簧最小预紧力矩的方法，建立了

不考虑时变啮合刚度的多刚体系统扭转运动学

方程。

杨政等研究发现装配工艺参数对其精度和性

能有重要影响［１６－１９］，然而，建立包含装配参数的

动力学理论模型非常困难。轴间距误差是齿轮传

动一种典型的制造误差，其对消隙精度和动力学

特性影响机理和规律并不清楚，因此，拟建立双片

消隙齿轮的接触动力学模型和刚柔耦合动力学模

型，通过动力学仿真研究消隙齿轮传动不同轴间

距制造误差条件下的振动及频率特性。

１　双片消隙齿轮接触碰撞动力学建模

双片齿轮消隙机构的三维模型如图１（ａ）所
示，原理如图１（ｂ）所示。

（ａ）三维模型
（ａ）３Ｄｍｏｄｅｌ

（ｂ）工作原理图
（ｂ）Ｗｏｒｋｉｎｇｐｒｉｎｃｉｐｌｅ

图１　消隙齿轮机构的结构参数
Ｆｉｇ．１　Ｓｔｒｕｃｔｕｒｅｐａｒａｍｅｔｅｒｓｏｆａｎｔｉｂａｃｋｌａｓｈ

ｇｅａｒｍｅｃｈａｎｉｓｍ

ｇ１为主动齿轮，同时与齿轮 ｇ２和 ｇ３啮合。
ｇ２为齿轮轴又称固定齿轮，ｇ３为空套在轴上的浮
动齿轮，又称为加载齿轮。加载齿轮和固定齿轮

之间加一根扭簧，当两片齿轮相对转动一定齿数

后，扭簧拉紧，然后将双片齿轮与主动齿轮啮合。

由于扭簧的作用，固定齿轮和加载齿轮的轮齿分

别与主动齿轮轮齿的两个侧面接触。当主动齿轮

顺时针旋转时，它与固定齿轮啮合，加载齿轮则由

于弹簧的作用，紧贴着主动齿轮的非工作侧面，当

主动齿轮逆时针旋转时，立刻与加载齿轮啮合，达

到了消隙的效果，提高了传动精度。

主动齿轮与固定齿轮、加载齿轮的动力学关

系定义为基于接触碰撞的力约束关系，即齿轮之

间只能通过接触碰撞力（法向）和摩擦力（切向）

相互约束，而不存在其他的约束关系。

各啮合齿轮轮齿之间的接触碰撞采用Ｉｍｐａｃｔ
函数来计算接触碰撞力，将实际中物体的碰撞过

程等效为基于穿透深度的非线性弹簧 －阻尼模
型，其计算表达式为：

Ｆ＝
ｍａｘ｛Ｋ（ｘ１－ｘ）ｎ－ｓｔｅｐ（ｘ，ｘ１－ｄ，ｃｍａｘ，ｘ１，０）ｘ，０｝，ｘ＜ｘ１
０，ｘ＞ｘ{

１

（１）
式中：Ｋ为接触刚度系数；ｘ１为位移开关量，用于
确定碰撞是否起作用；ｘ为接触齿轮之间的实际
位移；ｄ为阻尼达到最大时两接触齿轮的穿透深
度；ｃｍａｘ为最大接触阻尼；ｘ为穿透速度；ｎ为非线
性弹簧力指数。

齿轮之间的接触状态判断条件为：当 ｘ＞ｘ１
时，两齿轮不发生接触，接触力为０；当 ｘ＜ｘ１时，
两齿轮接触，接触力大小与接触刚度系数、非线性

指数、阻尼系数以及两物体距离的改变量即穿透

量有关。

１．１　弹性力

弹性力表达式为 Ｋ（ｘ１－ｘ）
ｎ，相当于一个非

线性弹簧，弹性力分量中最主要的参数是接触刚

度系数Ｋ。接触刚度系数与齿轮的材料属性和接
触表面的几何形状有关，文献［２０］提供了接触刚
度计算式来计算各齿轮啮合的齿廓面接触刚

度，即：

Ｋ＝ ４
３π（ｈ１＋ｈ２）

Ｒ１Ｒ２
Ｒ１＋Ｒ槡 ２

（２）

式中，Ｒ１，Ｒ２分别为相啮合的两齿廓面在啮合点
处的曲率半径。对于渐开线齿轮，啮合点在齿廓

面上的位置是不断变化的，其曲率半径也时刻在

变化，以两轮齿在啮合节点处啮合作为计算

点，则：

Ｒｉ＝
ｍｚｉ
２ｓｉｎα，　ｉ＝１，２ （３）

·１７１·
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式中，ｍ为模数，ｚ为啮合齿轮的齿数，α为节圆压
力角；ｈ１，ｈ２分别为材料参数，计算公式为：

ｈｉ＝
１－ｖ２ｉ
πＥｉ
，　ｉ＝１，２ （４）

式中，ｖ为泊松比，Ｅ为弹性模量。

１．２　阻尼力

阻尼力ｓｔｅｐ（ｘ，ｘ１－ｄ，ｃｍａｘ，ｘ１，０）ｘ，其方向与

运动方向相反，为了避免阻尼分量突变而使得函

数变得不连续，采用阶跃函数 ｓｔｅｐ（·）来定义阻
尼，如图２所示。

齿轮啮合中的轮齿啮合接触阻尼系数一般采

用非线性阻尼模型来计算，该模型认为齿轮表面

接触－碰撞过程中的能量损失是由接触阻尼引起
的，计算式为：

ｃ＝３Ｋ（１－ｅ
２）

４Ｕ δｎ （５）

式中：ｅ为弹性恢复系数，定义为接触前法向速度
差与接触后法向速度差的比，跟齿轮的材料、碰撞

表面曲率半径、碰撞速度以及润滑介质的黏度有

关，一般通过实验测定；δ为穿透深度；ｎ为非线性
指数；Ｕ为碰撞速度，以相啮合的两个齿轮在节点
处的线速度的差值代替。

图２　碰撞过程中的阻尼变化曲线
Ｆｉｇ．２　Ｄａｍｐｉｎｇｖａｒｉａｔｉｏｎｄｕｒｉｎｇｃｏｌｌｉｓｉｏｎｐｒｏｃｅｓｓ

１．３　摩擦力

接触齿轮之间的摩擦力一般采用库仑摩擦模

型，摩擦力的函数表达式为：

ｆ＝－Ｎ·ｓｔｅｐ（ｖ，－Ｖｓ，－１，Ｖｓ，１）·ｓｔｅｐ（｜ｖ｜，Ｖｓ，Ｃｓ，Ｖｔ，Ｃｄ）

（６）
式中：Ｎ为法向力；ｖ为表面相对滑移速度；Ｖｓ为
最大静摩擦对应的相对滑移速度；Ｃｓ为静摩擦系
数；Ｖｔ为动摩擦对应的相对滑移速度；Ｃｄ为动摩
擦系数。

２　消隙齿轮刚柔耦合动力学建模

在基于接触碰撞力约束关系的齿轮动力学模

型的基础上，拟结合柔性体系统动力学理论，利用

ＡＤＡＭＳ／Ｆｌｅｘ有限元分析软件对消隙齿轮刚柔耦
合系统进行动力学建模与动态特性分析。其中轴

承支撑采用刚性连接，其余部件包括传动轴、主动

齿轮、固定齿轮以及加载齿轮均为柔性有限元模

型，建立的刚柔耦合模型如图３所示。

图３　刚柔耦合模型
Ｆｉｇ．３　Ｒｉｇｉｄｆｌｅｘｉｂｌｅｃｏｕｐｌｉｎｇｍｏｄｅｌ

ＡＤＡＭＳ／Ｆｌｅｘ是 ＡＤＡＭＳ软件包中的一个集
成可选模块，提供了与 ＡＮＳＹＳ，ＭＳＣ／ＮＡＳＴＲＡＮ，
ＡＢＡＱＵＳ，ＩＤＥＡＳ等软件的接口，可以方便地考
虑零部件的弹性特性，建立多体动力学模型，以提

高系统仿真的精度。

２．１　齿轮传动轴柔性有限元建模

齿轮传动轴采用柔性梁连接法，该方法将传

动轴离散为小刚性构件，小刚性构件之间通过柔

性梁连接。传动轴离散柔性连接件的变形是柔性

梁连接的变形，并不是小刚性构件的变形，小刚性

构件的任意两点不能产生相对位移，所以离散柔

性连接件本质还是在刚性构件的范畴内。

该方法的优点在于，建立的柔性体可以模拟

齿轮传动轴的非线性变形，可以直接帮助用户计

算传动轴横截面的属性，比直接使用柔性梁连接

将两个构件连接起来方便。

２．２　齿轮柔性有限元建模

齿轮建模采用模态中性文件法，该方法是利

用其他有限元分析软件将齿轮离散成细小的网格

进行模态计算，将计算的模态保存为模态中性文

件（ＭｏｄａｌＮｅｕｔｒａｌＦｉｌｅ，ＭＮＦ）直接读取到 ＡＤＡＭＳ
中建立柔性体。

计 算 ＭＮＦ 的 有 限 元 软 件 有 ＡＮＳＹＳ，
ＮＡＳＴＲＡＮ，ＩＤＥＡＳ以及 ＡＢＡＱＵＳ等，在此采用
ＡＮＳＹＳ计算齿轮的 ＭＮＦ。计算得到的齿轮模态
是构件自身的一个物理属性，齿轮有限元模型的

各个节点有一定的自由度，所有节点自由度的和

就构成了齿轮有限元模型的自由度，该有限元模

型有多少个自由度，齿轮就有多少阶模态。由于

采用的是模态线性叠加来模拟齿轮变形，因此模

·２７１·
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态式柔性体适用于线性结构的受力行为。

３　轴间距对消隙齿轮动力学的影响

引起齿轮的轴间距误差的元素较多，包括齿

轮偏心量、轴的柔性变形量、轴承游隙以及中心距

偏差等。轴间距误差是影响消隙齿轮精度和动力

学性能的主要因素之一，但其影响精度和性能的

机理和规律并不清楚。以下基于建立的消隙齿轮

刚柔耦合动力学模型，通过动力学仿真研究消隙

齿轮传动不同轴间距制造误差条件下的振动及频

率特性。各仿真参数设置如表１所示。

表１　仿真参数
Ｔａｂ．１　Ｓｉｍｕｌａｔｉｏｎｐａｒａｍｅｔｅｒｓ

参数 数值

主动＼加载齿轮齿数 ２０

固定齿轮齿数 ４０

标准中心距／ｍｍ １８

扭簧刚度／（Ｎ·ｍｍ／（°）） ３０００

扭簧预紧力矩／Ｎ·ｍｍ ９０００

驱动轴的扭转刚度／（Ｎ·ｍｍ／（°）） １０００００

输出轴的扭转刚度／（Ｎ·ｍｍ／（°）） １０００００

负载力矩／Ｎ·ｍｍ ０

齿轮啮合静摩擦系数 ０．３

齿轮啮合动摩擦系数 ０．１

其他运动副静摩擦系数 ０．５

其他运动副动摩擦系数 ０．３

３．１　轴间距对扭簧预紧力的影响

图４为轴间距对扭簧预紧力的影响情况，可
以看出，轴间距对扭簧预紧力的影响较大，在轴间

距为最小值 １７８ｍｍ时，扭簧的平均扭矩为
６３７８３２Ｎ·ｍｍ，当轴间距增大到１８５ｍｍ时，扭
簧的平均力矩减小到１８３４６Ｎ·ｍｍ。可见，随
着轴间距增大，扭簧的平均力矩持续减小。

图５（ａ）～（ｃ）为齿轮的啮合情况，可见，随着
中心距的增大，消隙扭簧在初始预紧力的作用下，

固定齿轮与加载齿轮发生相对转动，两轮齿始终

与主动齿轮的侧齿面保持啮合，表明轴间距并不

影响消隙齿轮的静态传动精度。

图６为扫频激励过程中轴间距与固定齿轮转
速ＲＭＳ的变化曲线，可以看出，随着轴间距的增
加，固定齿轮转速 ＲＭＳ也不断增加，并且当轴间
距大于标准中心距时，固定齿轮转速ＲＭＳ值迅速
增加，直至接近轮齿脱离。对照图５，可进一步发
现，当轴间距很小时，如图５（ａ）所示，消隙齿轮副

图４　轴间距对扭簧预紧力的影响
Ｆｉｇ．４　Ｉｎｆｌｕｅｎｃｅｏｆｓｈａｆｔｄｉｓｔａｎｃｅｏｎｔｈｅｔｏｒｓｉｏｎ

ｓｐｒｉｎｇｐｒｅｌｏａｄ

（ａ）轴间距１７．８ｍｍ
（ａ）Ｔｈｅｓｈａｆｔｄｉｓｔａｎｃｅｉｓ１７．８ｍｍ

（ｂ）轴间距１８．０ｍｍ
（ｂ）Ｔｈｅｓｈａｆｔｄｉｓｔａｎｃｅｉｓ１８．０ｍｍ

（ｃ）轴间距１８．５ｍｍ
（ｃ）Ｔｈｅｓｈａｆｔｄｉｓｔａｎｃｅｉｓ１８．５ｍｍ

图５　不同轴间距时消隙齿轮的啮合状态
Ｆｉｇ．５　Ｍｅｓｈｓｔａｔｅｏｆａｎｔｉｂａｃｋｌａｓｈｇｅａｒｗｉｔｈ

ｖａｒｉａｔｉｏｎｏｆｓｈａｆｔｄｉｓｔａｎｃｅ
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两齿轮啮合较深入，当有外部驱动时，两齿轮由于

齿侧间隙变小无法正常啮合运转产生“卡死”的

状态，所以转速无法起来。

图７为轴间距与齿轮啮合力的变化关系，由
图可知，随着轴间距的减小，齿轮齿面间的啮合力

矩逐渐增大，由于啮合力矩的增大而导致摩擦力

矩同时增大，阻碍了扭矩的正常传递，因此，导致

固定齿轮转速幅值降低，“卡死”导致齿面间的接

触啮合力增大。

图６　固定齿轮转速ＲＭＳ随轴间距的变化曲线
Ｆｉｇ．６　Ｃｈａｎｇｅｏｆｆｉｘｅｄｇｅａｒｓｐｅｅｄｗｉｔｈｓｈａｆｔｄｉｓｔａｎｃｅ

图７　齿轮副啮合力随轴间距的变化曲线
Ｆｉｇ．７　Ｃｈａｎｇｅｏｆｍｅｓｈｆｏｒｃｅｗｉｔｈｓｈａｆｔｄｉｓｔａｎｃｅ

３．２　轴间距对谐振频率的影响

图８为固定齿轮主谐振频率随轴间距的变化
曲线，可以看出，随着轴间距的增大，固定齿轮主

谐振频率整体上是降低的，谐振频率从５２４Ｈｚ降
低到３４４Ｈｚ，而且在轴间距稍大于标准中心距时
降低很快，如轴间距为 １８１ｍｍ到 １８３ｍｍ
之间。

为了更深入研究轴间距对系统频率特性的影

响，本节统计出８组不同轴间距下，输出轴端对应
的三阶谐振频率值，并绘制出如图９所示的输出
轴谐振频率随轴间距的变化曲线。从图中可以看

出，随着轴间距的增加，输出轴的各阶谐振频率不

断下降，并且幅度很大，就一阶谐振频率来看，从

最高的４５８９Ｈｚ下降到４９４Ｈｚ。究其原因：随
着轴间距的不断增大，扭簧预紧力减小，轮齿间接

触贯穿深度减小，同时，接触面积减小，根据接触

刚度分形理论，齿轮啮合接触刚度也变小，因此导

致谐振频率降低。

图８　固定齿轮主谐振频率随轴间距的变化曲线
Ｆｉｇ．８　Ｃｈａｎｇｅｏｆｆｉｘｅｄｇｅａｒｒｅｓｏｎａｎｃｅ

ｆｒｅｑｕｅｎｃｙｗｉｔｈｓｈａｆｔｄｉｓｔａｎｃｅ

图９　输出轴谐振频率随轴间距的变化曲线
Ｆｉｇ．９　Ｃｈａｎｇｅｏｆｏｕｔｐｕｔｓｈａｆｔｒｅｓｏｎａｎｃｅ

ｆｒｅｑｕｅｎｃｙｗｉｔｈｓｈａｆｔｄｉｓｔａｎｃｅ

４　结论

建立了单级消隙齿轮传动系统的接触动力学

模型和基于 ＡＤＡＭＳ／Ｆｌｅｘ的刚柔耦合动力学模
型，通过动力学仿真研究了消隙齿轮传动在不同

轴间距制造误差条件下的振动及频率特性，研究

表明，轴间距并不影响消隙齿轮的啮合状态和静

态传动精度；但轴间距对消隙齿轮的动力学特性

有重要影响，减少的轴间距会增加齿轮齿面间的

啮合力矩以及摩擦力矩，阻碍扭矩的正常传递；轴

间距增大，将降低固定齿轮的主谐振频率，且在轴

间距稍大于标准中心距时降低很快。上述发现对

·４７１·
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消隙齿轮传动的设计、装配和使用具有指导意义

和借鉴作用。
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