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摘要 : 提出一种高阶调谐齿轮传动原理，定义了调谐齿轮的错时相位角。基于动态啮合力开展高阶调谐齿轮参数

设计研究，推导出调谐齿轮最佳传动参数，验证调谐齿轮错时相位角、调谐阶数对动态响应的影响；结合具体案例，

进行高阶调谐齿轮的动力学数值模拟，研究高阶调谐齿轮传动参数对系统动态啮合力以及振动响应的影响。研究

结果表明，当调谐阶数为 2（二阶调谐齿轮）、错时相位角为 1/2个齿距时，调谐齿轮时变啮合刚度和接触力波动最

小，振动位移以及振动加速度波动最小，从理论上验证了二阶调谐齿轮具有明显的减振作用。

关键词: 高阶调谐齿轮；振动响应；相位调谐；接触力波动

中图分类号: TH132.41；TH122 文献标志码: A 文章编号: 1004-4523（2022）02-0369-10
DOI：10.16385/j.cnki.issn.1004-4523.2022.02.012

引 言

齿轮传动是目前在机床、汽车、飞机、舰船和许

多机械装备中运用范围最广的机械传动，但齿轮啮

合冲击直接影响着齿轮传动的可靠性和运转平稳

性，而啮合刚度波动是产生啮合冲击的根源，减小齿

轮啮合刚度波动，以此来改善齿轮啮合冲击以及减

小传动系统振动具有重要的意义。

研究表明，啮合相位是研究齿轮传动性能的一

个重要参数［1⁃3］。早在 1967年，Schlegel等就发现并

研究了行星轮系相位调谐现象，并且利用相位调谐

使传动噪声降低了 11 dB；Ambarisha等［1］研究了啮

合相位对行星模态响应的影响，推导了相位调谐理

论，并得出了通过啮合相位可以抑制行星齿轮动力

学中的行星模态响应；王世宇等［2⁃3］建立了直齿行星

系统的弯扭耦合动力学模型，研究了相位调谐因子

与构件运动特性之间的关系，并通过优化行星啮合

相位来预测和抑制齿圈齿轮的某些谐波共振；张霖

霖等［4］研究了啮合相位对人字齿行星齿轮系统均载

的影响；史志伟［5］建立了一种计算不同行星轮啮合

相位的计算方法；尤明明等［6］通过调节相位使得某

NGW型高速行星齿轮箱振动偏大的问题得以有效

解决；沈稼耕［7］从固有频率变化周期、重根性、振型

特性等方面分析了啮合相位对模态的影响；戴麟

等［8⁃9］通过实验对比，证明相位调谐方法降噪的可行

性；谢帮等［10］采用解析方法研究了啮合相位对振动

特性的影响。Peng等［11⁃12］提出了利用行星相位来诊

断故障行星的方法；徐长航等［13］通过调节自升式海

洋平台齿轮齿条升降机构小齿轮之间相位差的方式

实现错齿啮合，从而达到提高机构承载能力和动力

性能的目的；此外，也有学者对人字齿左右两边交错

角做了相关研究，Mo等［14］采用集总参数法建立了

人字型行星齿轮传动系统的动力学模型，并发现了

交错角对载荷分担系数有明显影响，而对最大啮合

力影响不大；Kang等［15］通过实验发现了人字齿从右

到左的交错角是最关键的动态冲击响应参数。

由直齿轮演变出各种承载能力更强、传动性能

更好的齿轮，如斜齿轮、螺旋齿轮、人字齿轮等。但

也存在一些缺陷，如人字齿增加了成本，斜齿轮产生

了轴向力等；目前，关于行星轮系相位调谐的研究已

经相对成熟。本文基于相位调谐思想，提出高阶调

谐齿轮传动原理，并对高阶调谐齿轮传动参数设计

开展研究；基于动态啮合力进行高阶调谐齿轮参数

设计，并求解调谐齿轮的动态响应，验证调谐齿轮传

动原理的正确性。

1 高阶调谐齿轮传动原理

1. 1 调谐齿轮与错时相位角

一对传统的直齿轮啮合，不存在啮合相位差的

说法。但对直齿轮做图 1所示的改变，就可使得单

对齿轮啮合也存在啮合相位差，且这种改变不影响
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齿轮传动比，把这种可以通过调节啮合相位差改变

传动性能的新型齿轮定义为调谐齿轮。

图 1（b）展示的改进后的齿轮为二阶调谐齿轮，

即把渐开线圆柱直齿轮沿轮齿方向从中部分成两段

（两阶），一阶轮齿不动，另一阶轮齿绕轴心旋转一个

角度 ϕ，得到一个新的齿轮，使其啮合时左右两阶产

生啮合相位差，通过调节 ϕ，改变啮合相位差，从而

改变传动性能。

图 1中，定义角度 ϕ为错时相位角。错时相位角

可这样理解，第一阶齿轮啮合比第二阶齿轮啮合提

前转动一段时间 Δt，转过角度 ϕ时，这导致两阶齿轮

产生一个啮合相位差ΔΨ，所以定义 ϕ为错时相位角。

由于齿轮啮合每转过一个齿距角 2π/z即完成

一个完整的啮合周期，所以在此过程中第一阶啮合

比第二阶啮合多完成了 ϕ/（2π/z）个啮合过程。对

于以啮频为基频的刚度函数而言，每个啮合过程意

味着刚度函数经过一个周期，相位变化为 2π，设 Φi

为啮合相位，则在一个啮合周期内，错时相位角与啮

合相位的关系为：

Φi= ϕi z （1）

1. 2 高阶调谐齿轮

把齿轮沿齿向分成两阶，构成二阶调谐齿轮。

相应地，把齿轮分成 n阶，就组成了 n阶调谐齿轮，假

设每两阶之间的错时相位角 ϕ均为 1/n个齿距角，

则形成 n阶调谐齿轮，如图 2所示。

如图 2所示，把直齿轮分成 n段，一个齿距角分

成 n份，若 n无穷大，且第 n段比 n-1段绕轴心超前

转了 1/n个齿距，则调谐齿轮演变成斜齿轮，此时引

入轴向力。若 n为有限份，且顺序依次颠倒，奇数阶

超前，偶数阶滞后，则调谐齿轮不会引入轴向力。若

顺序不颠倒，且总齿宽一定，当 n无限大时，调谐齿

轮演变成斜齿轮，会引入轴向力。本文研究对象 n

为有限大的自然数。

1. 3 调谐齿轮多齿对交替啮合原理

传统渐开线圆柱直齿轮单双齿交替啮合，单齿

啮合区，轮齿承受较大载荷，由双齿到单齿转变的瞬

间，会产生较大啮合冲击，严重影响传动的平稳性以

及齿轮使用寿命。调谐齿轮的初衷是让不同时刻啮

合齿轮副数目波动较小，且同一时刻啮合齿轮副数

目增多，以此来改善直齿轮传动性能和受载能力。

基于渐开线圆柱直齿轮单双齿啮合交替啮合原理，

图 3给出了二阶调谐齿轮三 ⁃四齿交替啮合的原理，

图 3中，1，2，3，4分别代表单齿、双齿、三齿、四齿啮

合区，对于高阶调谐齿轮，把各阶齿轮合成一个整

体，可以调节各阶之间错时相位角 ϕ，得到不同数目

齿对交替啮合的调谐齿轮。图中 rai和 rbi分别表示齿

顶半径和基圆半径。

图 2 n阶调谐齿轮示意图

Fig. 2 Schematic diagram of n-order tuning gear

图 3 调谐齿轮三-四齿交替啮合原理图

Fig. 3 Schematic diagram of three-four-tooth alternate mesh⁃
ing of tuning gear

图 1 二阶调谐齿轮定义

Fig. 1 Definition of second-order tuning gear
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2 基于动态啮合力的高阶调谐齿轮参

数设计

2. 1 直齿轮啮合力计算

啮合刚度的时变波动是动态啮合力产生波动的

一个根源，而啮合力是齿轮传动的一个重要响应。

啮合力的波动是引入啮合冲击的一个重要因素。在

不考虑误差、冲击等理想状态下，齿轮动态啮合力为

一周期函数。

对于直齿轮传动，若大齿轮的齿数为 z1，小齿轮

的齿数为 z2，小齿轮的转速为 ω，当直齿轮的压力角

为 α时，直齿轮啮合受力分析为［3⁃4］：

F 0 =∑
k= 1

∞

[ ]ak sin ( kz1ωt+ Φi )+ bk cos ( kz1ωt+ Φi ) ，

Fx0 = F cos α= cos α·

∑
k= 1

∞

[ ]ak sin ( kz1ωt+ Φi )+ bk cos ( kz1ωt+ Φi ) ，

Fy0 = F sin α= sin α·

∑
k= 1

∞

[ ]ak sin ( kz1ωt+ Φi )+ bk cos ( kz1ωt+ Φi )

（2）
式中 Φi为啮合齿轮副的初始啮合相位；ak，bk为傅里

叶系数；Fx0，Fy0分别为直齿轮x，y方向的动态啮合力。

2. 2 高阶调谐齿轮动态啮合力最优化计算

基于直齿轮动态啮合力以及 n阶调谐齿轮时变

刚度理论，对 n阶调谐齿轮动态啮合力进行探究，n
阶调谐齿轮可以看成 n个直齿轮并联，设第一阶齿

轮初始啮合相位为 0，由 n阶调谐齿轮定义以及式

（2）可以把 n阶啮合力表示为傅里叶级数形式：
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F 1 =∑
k= 1

∞

[ ak sin ( kzωt )+

bk cos ( kzωt ) ]

F 2 =∑
k= 1

∞

[ ak sin ( kzωt+ 2π
n
)+

bk cos ( kzωt+ 2π
n
) ]

⋮

Fn=∑
k= 1

∞

[ ak sin ( kzωt+ ( n- 1 )⋅ 2π
n

)+

bk cos ( kzωt+ ( n- 1 )⋅ 2π
n

) ]

（3）

对调谐齿轮整体进行受力分析。如图 4所示，

坐标系 x⁃o⁃y建于第一阶啮合轮齿的啮合点，原点 o
在切平面 1上，y轴指向齿轮轴心，x轴垂直于齿轮

径向，F1为第一阶齿轮啮合力，Fn为第 n（n为正整

数）阶齿轮啮合力，ϕ为错时相位角。

在图 4中，以 x⁃o⁃y为绝对坐标系，平面 1和 n分
别为第一阶和第 n阶齿轮啮合点的切向平面，ϕ 'n=
ϕn±Δϕ，忽略贡献较小部分可以认为 ϕ 'n= ϕn，则通

过受力分析可得下式：

Fx= F 1x1 + F 2x2 cos ϕ 2 +⋯+ Fnxn cos ϕn-
F 2y2 sin ϕ 2 -⋯- Fnyn sin ϕn，

Fy= F 1y1 + F 2y2 cos ϕ 2 +⋯+ Fnyn cos ϕn+
F 2x2 sin ϕ 2 +⋯+ Fnxn sin ϕn （4）

式中 Fnxn为第 n阶调谐齿轮的 x方向分量，Fnyn为

第 n阶调谐齿轮的 y方向分量，ϕn为第 n阶齿轮的错

时相位角：

ϕn=
n- 1
n

⋅ 2π
z

（5）

把式（5）代入式（4）可得调谐齿轮的动态啮合

力为：
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z
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1
n
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1
n
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z
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Fnyn cos (
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1
n
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Fnxn sin (
n- 1
n

⋅ 2π
z
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（6）

把式（3）代入式（6）并整理可得：

ì

í

î

ï

ï

ï

ï
ïïï
ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï
ïïï
ï

ï

ï

ï

ï

Fx= cos α∑
k= 1

∞

[ Q 1 sin ( kzωt )+ R 1 cos ( kzωt ) ]-

sin α∑
k= 1

∞

[ Q 2 sin ( kzωt )+ R 2 cos ( kzωt ) ]

Fy= sin α∑
k= 1

∞

[ Q 1 sin ( kzωt )+ R 1 cos ( kzωt ) ]+

cos α∑
k= 1

∞

[ Q 2 sin ( kzωt )+ R 2 cos ( kzωt ) ]

（7）
式（7）中，记：

图 4 啮合力受力分析

Fig. 4 Force analysis of meshing force
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Q 1 =∑
j= 1

n

cos 2π ( j- 1 )
nz

[ ak cos ( j- 1 )2π
n

-

bk sin ( j- 1 )2π
n

]

R 1 =∑
j= 1

n

cos 2π ( j- 1 )
nz

[ bk cos ( j- 1 )2π
n

+

ak sin ( j- 1 )2π
n

]

Q 2 =∑
j= 1

n

sin 2π ( j- 1 )
nz

[ ak cos ( j- 1 )2π
n

-

bk sin ( j- 1 )2π
n

]

R 2 =∑
j= 1

n

sin 2π ( j- 1 )
nz

[ bk cos ( j- 1 )2π
n

+

ak sin ( j- 1 )2π
n

]

（8）

对式（7）做三角恒等变换，可得：

Fx=∑
k= 1

∞

{
                         

é
ë
êêêê

ù
û
úúúúcos α ⋅ (Q 2

1 + R 2
1 )
1
2 - sin α ⋅ (Q 2

2 + R 2
2 )
1
2

I

·

sin ( kzωt+ Λ ) }，

Fy=∑
k= 1

∞

                            
{ é
ë
êêêê

ù
û
úúúúsin α ⋅ (Q 2

1 + R 2
1 )
1
2 + cos α ⋅ (Q 2

2 + R 2
2 )
1
2

II

·

sin ( kzωt+ Λ ) }
（9）

式中 I，II为 n阶调谐齿轮啮合力幅值，Λ为 n阶调

谐齿轮整体啮合力初相位：

Λ= arctan R 1

Q 1
= arctan R 2

Q 2
（10）

把式（8）代入式（9）中并整理得：
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1
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E

⋅H 1 ( n )

II=         [ ( ak )2 +( bk )2 ]
1
2

E

⋅H 2 ( n )
（11）

式中 H 1 ( n )，H 2 ( n )为啮合力 Fx，Fy的幅值因子；E
为与 n无关的常数。
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故由啮合力幅值因子H 1 ( n )，H 2 ( n )决定 I，II的
大小，当 α= 20∘，做出 1≤n≤20（n为整数）的 Hi（n）
（i=1，2）图像拟合曲线如图 5所示。

由图 5可知，当 n=2（n为正整数）时，错时相位

角 ϕ=π/z，即二阶调谐，此时啮合力波动最小，此后

随着 n值增大，幅值呈现上升趋势。

2. 3 二阶调谐齿轮动态啮合力计算

为验证 n阶调谐齿轮动态啮合力理论计算的普

适性，对二阶调谐齿轮进行进一步研究。设二阶调

谐齿轮的错时相位角为 ϕ，则根据式（4）可知：

ì
í
î

Fx= F 1x1 + F 2x2 cos ϕ- F 2y2 sin ϕ
Fy= F 1y1 + F 2y2 cos ϕ+ F 2x2 sin ϕ

（13）

式（13）中，根据式（2）可知：

图 5 阶数-幅值图

Fig. 5 Order-amplitude diagram
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ì

í

î

ï
ïï
ï
ï
ï

ï
ïï
ï
ï
ï

F 1x1 = F 1 cos α
F 1y1 = F 1 sin α
F 2x2 = F 2 cos α
F 2y2 = F 2 sin α

（14）

则根据式（2），（13）并忽略贡献较小部分，整理得

下式：

ì

í

î

ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï
ï
ïï
ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï
ïï
ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï

Fx= cos α∑
k= 1

∞

[ ak sin ( kz1ωt )+ bk cos ( kz1ωt )+

akcosϕ cos ( kΦ ) sin ( kz1ωt )+
akcosϕ sin ( kΦ ) cos ( kz1ωt )+
bkcosϕ cos ( kΦ ) cos ( kz1ωt )-
bkcosϕ sin ( kΦ ) sin ( kz1ω ]t )

Fy= sin α∑
k= 1

∞

[ ak sin ( kz1ωt )+ bk cos ( kz1ωt )+

akcosϕ cos ( kΦ ) sin ( kz1ωt )+
akcosϕ sin ( kΦ ) cos ( kz1ωt )+
bkcosϕ cos ( kΦ ) cos ( kz1ωt )-
bkcosϕ sin ( kΦ ) sin ( kz1ω ]t )

（15）
记：

ì

í

î

ï
ïï
ï
ï
ï

ï
ïï
ï
ï
ï

A= cos ϕ cos ( kΦ )
B= cos ϕ sin ( kΦ )
M= ak+ ak A- bk B
N= bk+ ak B+ bk A

（16）

将式（16）代入式（15）并根据三角函数万能公式

可得：

ì

í

î

ï
ïï
ï

ï
ïï
ï
ï
ï

Fx=∑
k= 1

∞
é
ë

ù
û( cos α M 2 + N 2 ) sin ( kz1ωt+ Ψ )

Fy=∑
k= 1

∞
é
ë

ù
û( sin α M 2 + N 2 ) sin ( kz1ωt+ Ψ )
（17）

式中 Ψ为二阶调谐齿轮啮合力初相位：

tanΨ= M
N

（18）

当压力角 α一定时，sin α，cos α为一常数，记

FA= M 2 + N 2，则 FA 为啮合力 Fx，Fy 的幅值，FA

越小，Fx，Fy的波动就越小。记 G=M 2 + N 2，把式

（17）代入G，则有：

G=( ak+ ak A- bk B )2 +( bk+ ak B+ bk A )2 =
[ ( ak )2 +( bk )2 ] ( 1+ 2A+ A2 + B2 ) （19）

式中 ( ak )2 +( bk )2 为常数，定义 g ( ϕ，k，z1 )啮合力

幅值因子，则 g ( ϕ，k，z1 )= 1+ 2A+ A2 + B2，再把

式（17）代入 g ( ϕ，k，z1 )，则有：

g ( ϕ，k，z1 )= 1+ 2cosϕ cos ( kz1ϕ )+ cos2ϕ （20）
式（20）对 ϕ求导，得到下式：

dg ( ϕ，k，z1 )
dϕ =-2 [ sinϕ cos ( kz1ϕ )+

kz1 cos ϕ sin ( kz1ϕ )+
1
2 sin ( 2ϕ ) ] （21）

则有：当 ϕ= nT ( n= 0，1，2，3，…)时，g ( ϕ，k，z1 )取
最大值。

当 ϕ= nT+ π
kz
( n= 0，1，2，…；k= 1，2，3，…)

时 ，由 于 ϕn∈[ 0，2
π
z
] 且 z≥ zmin = 17，此 时

g ( ϕ，k，z1 )取最小值，即啮合力的 k阶波动最小。T

为 g ( ϕ，k，z1 )的波动周期，且 T与 k和 z有关。

3 高阶调谐齿轮传动参数影响分析及

讨论

3. 1 调谐齿轮动态验证

3. 1. 1 调谐齿轮基本参数

本文研究一对平行轴调谐齿轮，基本参数如表

1所示。建立不同的模型进行动力学仿真，得到齿

轮传动系统的动态响应。

3. 1. 2 模型前处理

为验证高阶调谐齿轮传动原理，利用ABAQUS
做了显式动力学验证，分别建立了二阶调谐齿轮

ϕ= 0，π2z，
π
z
，
3π
2z 时以及三阶调谐齿轮 ϕ= 2π

3z 五种

模型。图 6（a）给出了 ϕ= π
z
的三维模型。

为了保证结果准确性，四个模型均保持全模型，

然后提取平稳啮合区结果进行对比。本文利用面动

成体原则，在二维平面内画出目标网格，然后再拉伸

平面网格，创建有限元实体，如图 6（b）所示。

材料为 45#，弹性模量为 2.06×105 MPa，泊松比

表 1 齿轮基本参数

Tab. 1 Basic parameters of gears

齿轮参数

齿数

模数/mm

压力角/(°)

齿宽/mm

齿轮材料

错时相位角 ϕ

转矩/(N⋅m)

转速/(r·min−1)

主动轮

19

4

20

60

45#

0/ π2z /
π
z
/ 3π2z

-

600

从动轮

27

60

180

-
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为 0.3，材料密度为 7850 kg/m3；调谐齿轮小轮为主

动轮，采用通用接触，通用接触可自动识别每对接触

的面，摩擦因数 0.05；分别将小、大轮参考点沿轴线

转动自由度释放，约束其余 5个自由度，如图 6（c）所

示。定义小轮绕自身轴线的转动角速度 62.8 rad/s，
定义大齿轮绕自身轴线转动自由度上负载方向扭矩

为 180 N·m，对大轮负载扭矩采用线性加载，降低载

荷施加造成的初始冲击。

3. 2 高阶调谐齿轮传动参数对啮合刚度的影响

3. 2. 1 不同错时相位角对啮合齿对的影响

得到不同错时相位角的动态啮合过程，不同时

刻对应的啮合齿对数目如图 7（a），（b），（c）所示，图

中高亮区域为啮合齿对。

如图 7所示，当错时相位角 ϕ= 0时，即普通直

齿轮，是单双齿交替啮合，此时最大啮合力为 1.986

kN；当错时相位角 ϕ= π
2z 时，是二 ⁃三 ⁃四齿交替啮

合，此时最大啮合力为 1.928 kN；当错时相位角 ϕ=
π
z
时，则是三、四齿交替啮合，此时最大啮合力为

1.761 kN；其中，ϕ= 3π
2z 与 ϕ= π

2z 对于调谐齿轮具

有相同的实际意义，对应的结果与 ϕ= π
2z相同。由

此可知，调谐齿轮均有改善齿轮传动平稳、增加齿轮

强度的效果。这是由于多齿对交替啮合改善了齿轮

啮合刚度波动。此外，当 ϕ= π
z
时，接触力峰值有最

小值为 1.761 kN，与调谐齿轮传动原理相符。

3. 2. 2 不同错时相位角对啮合刚度的影响

到目前为止，行业内常用方波法、实验法［16］、有

限法元素法和势能法［17］求解齿轮时变啮合刚度。在

仿真计算单齿动态啮合刚度时，大多采用齿面法向

接触合力与弹性变形量平均值之比计算：

kn=
∑
i

n

fi

∑
i

n

ui /n
（22）

式中 i为工作齿面任意节点，n为接触椭圆区域共

节点数量，fi为作用于节点 i的法向接触力，ui为节点

i的综合弹性变形。该算法不能保证载荷与变形在

同一方向，因而导致较大计算误差。本文采用一种

更准确的啮合刚度计算方法计算调谐齿轮的啮合刚

度。设任意节点 i啮合刚度表达式为：

kix=
fix
uix

，kiy=
fiy
uiy

，kiz=
fiz
uiz

（23）

为准确计算单齿啮合刚度，把接触力与接触变形同

向化，即不同方向的力与位移一一对应，考虑整个工

作齿面各个节点的弹性变形，将所有参与啮合节点

啮合刚度叠加得到单齿啮合刚度，则单齿啮合刚度

表达式为：

图 7 调谐齿轮多齿对交替啮合图

Fig. 7 Alternate meshing diagram of multiple tooth pairs of
tuning gear

图 6 动态仿真前处理图

Fig. 6 Pre-processing diagram of dynamic simulation
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kpx=∑
i= 1

m

kix，kpy=∑
i= 1

m

kiy，kpz=∑
i= 1

m

kiz，

kp= k 2px+ k 2py+ k 2pz ，

kgx=∑
i= 1

m

kix，kgy=∑
i= 1

m

kiy，kgz=∑
i= 1

m

kiz，

kg= k 2gx+ k 2gy+ k 2gz （24）
式中 kp和 kg分别为主、从动齿轮的单齿啮合刚度，

m为整个工作齿面的节点数量。

齿轮副一个啮合周期内某一啮合转角下，存在 t

对齿接触，第 j ( 1≤ j≤ t )对轮齿接触对综合啮合刚

度表达式为：

kj=
kp kg
kp+ kg

（25）

齿轮副的多齿综合啮合刚度表达式为：

K=∑
j= 1

t

k j （26）

在 ABAQUS中建立啮合齿面节点路径，提取

出所有节点所受的不同方向的接触力以及变形量，

运用式（23）~（26）得到不同错时相位角对应的动态

啮合刚度，如图 8所示。图 8中，调谐齿轮的刚度波

动比直齿轮小，其中，当 ϕ= 0时，调谐齿轮为二 ⁃四

齿交替啮合；当 ϕ= π
2z和 ϕ= 3π

2z 时，调谐齿轮为二⁃

三 ⁃四交替啮合；当 ϕ= π
z
时，调谐齿轮为三 ⁃四齿交

替啮合。当 ϕ= π
z
时，刚度波动最小，与调谐齿轮理

论相合。

3. 3 高阶调谐齿轮传动参数对动态响应的影响

3. 3. 1 不同传动参数对接触力的影响

对每个模型建立相应路径，提取单齿三个完整

啮合过程中的接触力，如图 9所示。根据图 9可知，

调谐齿轮的接触力峰值明显降低，ϕ= π
z
时，接触力

峰值最小，印证了第二节中的理论推导。ϕ= π
2z和

ϕ= 3π
2z 时接触力峰值相近，ϕ= 0时峰值最大。ϕ值

从 0到 π
z
单齿接触力峰值下降，从

π
z
到
2π
z

接触力又

逐渐上升。由此可知，调谐齿轮错时相位角对载荷

分担有明显影响，相比于直齿轮，单齿承受载荷明显

减小，意味着接触强度提高，从而进一步提高了齿轮

受载能力。

为研究不同传动参数对接触力的影响，得到不同

传递参数对应的整体接触力如图 10所示。从图 10（a）
中可以看出，相比于直齿轮（ϕ=0），调谐齿轮接触力

波动明显减小，其中当 ϕ= π
z
时，整体接触力波动最

小，与第二节理论相符，也与文献［14］中所述的人字

齿交错角会影响载荷分担系数理论相符。如图 10（b）
所示，当调谐阶数为二阶调谐时，接触力波动最小，当

调谐阶数为三阶调谐时，接触力波动小于一阶调谐大

于二阶调谐齿轮，与高阶调谐齿轮传动原理相符，再

次证明错时相位角对载荷分担系数有很大影响。

3. 3. 2 设计参数对振动响应的影响

（a）不同错时相位角对振动响应的影响

图 9 单齿接触力对比图

Fig. 9 Comparison of single tooth contact force

图 8 时变刚度图

Fig. 8 Time-varying stiffness diagram
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提取不同错时相位角对应的振动响应如图 11
所示。图 11中，从整体振动位移看，调谐齿轮振动

位移相较于直齿轮有明显减小，振动加速度波动也

减小，表明调谐齿轮具备减振效果，其中，当 ϕ= π
z

时，振动位移以及振动加速度波动均达到最小，表明

此时减振效果最佳，即 ϕ= π
z
是二阶调谐齿轮最佳

传动参数，此结论除本文中动态仿真可以验证外，还

可以和文献［18］中的移相齿轮所得结论相验证。此

外，不同错时相位角的 x方向振动位移明显大于 y

方向振动位移，这是因为调谐齿轮在 x轴上啮合，啮

合方向振动位移较大。当 ϕ= π
2z时，振动位移小于

直齿轮振动位移，大于 ϕ= π
z
时振动位移，这是由于

ϕ= π
2z时，调谐齿轮是二⁃三⁃四齿交替啮合，刚度波

动大于直齿轮而小于 ϕ= π
z
时的调谐齿轮。当 ϕ=

3π
2z 时，振动响应与 ϕ= π

2z时相似，表明两种情况实

际意义相同。二阶调谐齿轮 ϕ= π
z
时，齿轮为三⁃四

齿交替啮合，此时刚度波动最小，所以振动位移以及

振动加速度均最小。

（b）不同调谐阶数对振动响应的影响

为研究高阶调谐齿轮调谐阶数对减振性能的影

响，提取不同调谐阶数对应的振动位移以及振动加

速度如图 12所示。

图 10 不同传动参数对应接触力对比图

Fig. 10 Comparison of contact force corresponding to
different transmission parameters

图 11 不同错时相位角振动响应

Fig. 11 Vibration response of different phase angles at
different times
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如图 12所示，二阶调谐时，振动位移和振动加

速度波动最小，意味着二阶调谐齿轮传动最平稳，减

振效果最好。其中，x方向振动位移大于 y方向振动

位移，这是因为轮齿在 x方向啮合。当三阶调谐时，

振动位移和加速度明显变大，是由于随着调谐阶数

增加，齿轮的平均啮合刚度增加，无法很好地吸收系

统振动，因而导致更大的振动加速度［19］。因此，调谐

齿轮并不是阶数越高，传动性能就越好，由于调谐齿

轮具备载荷分担功效，阶数越高就会导致整体刚性

越大，最终影响传动性能。

4 结 论

将相位调谐思想运用于渐开线直齿圆柱齿轮，

提出了高阶调谐齿轮传动原理，并对高阶调谐齿轮

展开研究，研究结论如下：

（1）调节调谐齿轮错时相位角，可得到多齿对

交替啮合的调谐齿轮；

（2）二阶调谐齿轮的最优错时相位角 ϕ= π
z
，此

时，调谐齿轮为三 ⁃四齿交替啮合，啮合刚度和啮合

力波动量均达到最小，振动位移和振动加速度波动

最小，说明调谐齿轮具有明显的减振效果，与文献

［18］中结论一致。

（3）高阶调谐齿轮的错时相位角对载荷分担有

明显的影响，当错时相位角 ϕ= π
z
时，齿轮的承载能

力最强。
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Parameter design and dynamic response study of a high-order tuning gear

ZHANG Jia-xiong，WEI Jing，ZHANG Chun-peng，HOU Shao-shuai
（State Key Laboratory of Mechanical Transmission，Chongqing University，Chongqing 400044，China）

Abstract: A high-order tuning gear transmission principle is proposed，and the staggered phase angle of the tuning gear is defined.
The parameter design study of a high-order tuning gear is carried out based on dynamic meshing force. The optimal transmission pa⁃
rameters of tuning gear are deduced. The influence of the staggered phase angle of the tuned gear and tuning order on the dynamic
response is verified. By combining with specific cases，the dynamics of the high-order tuning gear are carried out via numerical sim ⁃
ulation. The influence of the high-order tuning gear transmission parameters on the dynamic meshing force and vibration response
of the system is studied. The results show that when the tuning order is 2（second-order tuning gear）and the phase angle is 1/2
pitch，the variable meshing stiffness and contact force fluctuations of the tuning gear are the smallest. And the vibration displace⁃
ment and vibration acceleration fluctuation are also the smallest，which theoretically proves that the second-order tuning gear has
obvious vibration reduction effect.

Key words: high-order tuning gear；vibration response；phase tuning；contact force fluctuation
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