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受载齿轮副啮入冲击激励计算方法
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摘　　　  要：    针对目前理论不能准确计算受载齿轮啮入冲击时间的问题，提出一种基于圆柱碰撞理论与接

触动力学理论的受载齿轮副啮入冲击激励计算方法，准确计算受载齿轮啮入冲击时间与冲击力。建立受载

变形下的渐开线齿轮啮入冲击数学模型，应用反转法计算出线外啮合点的精确位置，基于圆柱碰撞理论求得

齿对啮入冲击力。同时在所建立的啮入冲击数学模型上，准确计算冲击时间，并与现有计算方法进行对比分

析。而后根据齿轮运行真实工况，对航空机匣齿轮副进行动态接触有限元分析，提取冲击时间与冲击力，并

与理论进行对比。结果表明：计算模型的啮入冲击时间误差在 15%以内，最大啮入冲击力误差小于 10%，故

该冲击激励计算方法能对冲击时间与最大啮入冲击力进行准确快速求解。
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Calculation method of meshing impact excitation of loaded gear pair
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Abstract:   In  view of  the  problem that  the  current  theory  can  not  accurately  calculate  the  meshing
impact time of loaded gear，a calculation method of meshing impact excitation of loaded gear pair based on
cylindrical collision theory and contact dynamics theory was proposed to accurately calculate the meshing
impact time and impact force of loaded gear. The mathematical model of meshing impact of involute gear
under load and deformation was established. The exact position of the outer meshing point of the line was
calculated by the inversion method，and the meshing impact force of the tooth pair was obtained based on
the cylindrical  collision theory.  At the same time，on the basis  of  the established mathematical  model  of
meshing  impact， the  impact  time  was  accurately  calculated  and  compared  with  the  existing  calculation
methods. Then，according to the actual working condition of the gear，the dynamic contact finite element
analysis  of  the gear  pair  of  the aircraft  gearbox was carried out，while  the impact  time and impact  force
were  extracted，and  compared  with  the  theory.  The  results  showed  that  the  error  of  the  meshing  impact
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time of the calculation model was within 15%，and the error of the maximum meshing impact force was
less  than 10%.  Therefore， the  impact  excitation calculation method can accurately  and quickly  solve  the
impact time and the maximum meshing impact force.

Keywords:   impact time；meshing impact；off line contact；cylindrical collision；
dynamic contact

齿轮系统因具有运转平稳、可靠性高等特点

而广泛应用于各个工业领域，而振动噪声问题严

重制约了其向高精度、高转速方向发展。啮合冲

击作为诱发振动噪声的主要原因之一，已受到学

者们的广泛关注[1-3]。因此，由受载变形与加工误

差导致的线外啮入冲击，已成为近年齿轮领域研

究的热点。

在齿轮传动过程中，由于轮齿受载变形、制

造与安装误差等因素影响，产生啮合合成基节误

差，导致线外啮合，使得齿轮转速突变，产生法向

冲击速度引起啮入冲击。目前，对于啮入冲击的

研究主要分为有限元法[4-5] 和解析法。有限元法

计算精度高，且适用于处理结构、边界条件和工

况复杂的研究问题。唐进元等[6] 应用 LS-DYNA
（显式动力学分析程序）对齿轮啮入冲击进行了数

值仿真，分析了转速、冲击位置对冲击力和冲击

时间等的影响。Chen等[7] 应用 ANSYS/LS-DYNA
和龙格库塔法求得动态啮合力，为分析啮合冲击

提供数据。符双学等[8] 采用 Matlab-APDL（AN-
SYS参数化设计语言）混合建模方法研究了线外

啮合冲击问题。亦有学者基于精度高的 TCA/
LTCA/DLTCA（齿面接触分析/轮齿承载接触分析/
动载荷轮齿接触分析），求解线外啮入点位置与

刚度，从而求得啮入冲击力[9-12]。然而，TCA/LTCA/
DLTCA法计算啮入冲击存在计算效率低、时间

成本高等问题，有限元法对精密划分网格要求较

高，且需耗费较高硬件成本和大量计算时间。因

此更多学者对高效率的解析法进行研究，已取得

大量研究成果。武宝林等[13] 率先建立了啮入冲

击表达式，初步分析了齿宽、工况等对啮入冲击

的影响情况。He等 [14] 提出一种精确计算斜齿轮

啮入冲击计算方法，用有限元法对理论进行了验

证，并分析了扭矩、转速、齿宽等因素对冲击力的

影响。Li等 [15] 应用机械动力学理论分析了双圆

弧齿轮啮合冲击最大冲击力的定量关系表达式。

Zhou等[16] 构建系统等效误差-轮齿综合变形计算

模型，获得啮入点几何位置并求解啮合冲击力。

对于冲击时间，部分学者采用有限元法计算 [14,17]，

少许学者进行了理论冲击时间分析。郭芳等[18]

与张金梅等[19] 基于冲量定理对冲击时间进行了

计算，但对于受载齿轮啮入冲击，此法并不准确，

且难以运用到航空高速齿轮中。

综上所述，大量研究学者基于能量守恒计算

轮齿啮入冲击大小，并用冲量定理来计算不受外

部载荷作用齿轮副的冲击时间，得到轮齿啮入冲

击激励。然而，上述冲击时间计算方法仅与冲击

速度有关，与齿轮转速和外部受载无关，导致无

法准确计算受载齿轮副的冲击时间。

因此，本文将轮齿冲击过程等效为两特定曲

率半径圆柱的碰撞过程，基于圆柱碰撞理论[20] 计

算啮入冲击力，并提出运动学几何方法计算冲击

时间，最后应用有限元法模拟运转真实工况，齿

轮啮合平稳后，直接提取啮入冲击力与冲击时间，

并与解析法进行对比分析，验证了解析计算方法

的合理性，为啮入冲击时间提供准确计算方法。

 1    基于圆柱碰撞啮入冲击理论

 1.1   啮入冲击机理

在理想状态下，一对轮齿主动轮法节 Pb1 与

被动轮法节 Pb2 相等。但实际情况下，由于轮齿

受载变形及加工误差等因素的存在，使得啮合齿

对主从动轮法节发生变化，即 Pb1<Pb2。引发下一

齿对线外啮合，产生法向冲击速度，导致啮入冲

击，如图 1所示，ω为主动轮角速度，ΔPb 为主从

动轮法节差。而在啮入冲击瞬时，可将两轮齿的

碰撞等效为两圆柱的冲击碰撞[20]，两圆柱半径分

别为两轮齿接触时的曲率半径。
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图 1    啮入冲击理论

Fig. 1    Meshing impact theory
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图 1中 A点为啮入冲击点，此点冲击等效为

如图 2所示两圆柱冲击碰撞，冲击速度 v为两轮

齿法向冲击速度，圆柱高 L等效为轮齿齿宽 b，圆
柱质量等效为两齿轮转动惯量在瞬时啮合线上的

诱导质量。
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等效圆柱

图 2    等效圆柱碰撞

Fig. 2    Equivalent cylinder collision
 

 1.2   线外啮入点位置计算

应用反转法确定啮入冲击点 A的位置，主从

动轮反转 θ1、θ2 后数学分析模型如图 3所示。αa1、

αa2 分别为主从动齿轮齿顶圆压力角；αB 为理论

啮合点 B的压力角；α为齿轮副压力角；rb1、rb2、
ra1、ra2 分别为主、从动齿轮的基圆半径和齿顶圆

半径；φ为由轮齿变形引起的几何间隙角。
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图 3    啮入冲击点位置

Fig. 3    Position of meshing impact point

由图中几何关系：

φ = arccos
( r2

a2+a2− r2
O1A

2ara2

)
− θ2−γ2 （1）

αB = arctan
(

asinα− rb2 tanαa2
rb1

)
（2）

θ1 = arccos
( r2

O1A+a2− r2
a2

2arO1A

)
−ε−γ1 （3）

θ2 =
θ1

k
（4）

γ1 = α−αB （5）

γ2 = αa2−α （6）

式中 ε=inv αA−inv αB；αA=arcos（rb1/rO1A）；k为传动

比；a为中心距；rO1A 为冲击半径。

而几何间隙角可以通过前一齿对沿啮合方向

总变形量 δΣ 求得：

φ = δΣ/rb2 （7）

δΣ = δ1+δ2+δc （8）

式中 δ1、δ2 为前一齿对沿啮合方向产生的挠曲变

形量[14]；δc 为前一齿对齿面接触变形量。

轮齿在啮合线方向上的挠曲变形量 δ为[14]

δ =
A

（ξ+1）B
（λ+1）C ·

F
Eb

（9）

C =

1.22+（z−17）0.45/38.4 A=11.05±0.166|z−25|0.2 B =

0.32± |z−25|0.35/20

λ =（ra− rl）/m

式中 F为轮齿接触点沿啮合线方向的力 ；

， ，

，（当齿数 z<25时取 “+”，当齿

数 z>25时取“−”）;ξ、λ分别为变位系数和加载点

系数， ，m为模数，rl、ra 为加载点半

径与齿顶圆半径；E、b分别为材料弹性模量与齿宽。

在 F作用下齿面接触变形量 δc 为
[14]：

δc=
2
(
1− ν2)F
πEb

·
[
ln

(
s1 s2

b2
c

)
+0.958

]
（10）

式中 s1、s2 为主从动轮在啮合点处齿厚；bc 为啮合

点处齿面接触宽度之半；ν为泊松比。

联立式（1）～式（10），可求得啮合冲击点的冲

击半径 rO1A 的长度，即确定了线外啮入点的位置。

同时 αA、ε、θ1 等量也随之确定。

 1.3   啮入冲击力计算

由于轮齿受载变形，导致下一齿对线外啮合，

实际啮合线偏离理论啮合线，使主从动轮齿在啮

入点速度不等，产生线外啮合冲击速度。如图 4
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为考虑冲击速度、冲击位置与冲击啮合线的啮合

冲击数学模型。主从动轮齿在线外啮合点 A处

的线速度分别为 v1 与 v2，将其分解到瞬时啮合线

方向得到冲击速度 vs

vs = vn1− vn2 = ω1rb1−ω2r′b2 （11）

r′b2 = LO2N′2
= acos（αA+ε+ θ1+γ1）− rb1 （12）

r′b2

式中 vn1、vn2 为 v1、v2 在瞬时啮合线上的分量；ω1、

ω2 为主从动齿轮角速度； 为从动轮啮合瞬时

半径。

N′1N′2

将两齿轮在 A点的啮入冲击等效为两圆柱沿

直线 的冲击碰撞行为。建立了如图 5所示

考虑齿轮质量和转动惯量的等效圆柱碰撞模型。
  

Δv=vs

m2

m1

b

v′1

v′2F
F′

图 5    等效圆柱碰撞模型

Fig. 5    Equivalent cylinder collision model

基于圆柱碰撞冲击理论，两齿轮等效模型接

触力与变形关系为

F = Kαn （13）

K =
π

（2×3.81）n
× b

8
9

1− ν2
1

E1
+

1− ν2
2

E2

（14）

ν1 ν2

式中 F为两轮齿接触力；α为等效圆柱在瞬时啮

合线上接触总变形量；n为圆柱接触非线性指数[20]，

n=10/9；K为等效圆柱啮合刚度；E1、E2、 、 为

主从动轮材料弹性模量与泊松比；b为齿轮齿宽。

根据牛顿运动定律，等效圆柱碰撞过程接触

力为

F = m1
dv′1
dt
= −m2

dv′2
dt

（15）

v′1 v′2式中 t为时间；m1、m2 为等效圆柱质量； 、 为

圆柱体瞬时速度。

等效圆柱质量为两齿轮转动惯量在瞬时啮合

线上的诱导质量：

m1 =
J1
r2b1
=
π ρb
2r2b1
（r4b1− r4h1） （16）

m2 =
J2

r′2b2
=

πρb
2r′2b2
（r′4b2− r4h2） （17）

式中 J1、J2 为主从动齿轮转动惯量；rh1、rh2 为主从

动轮轴孔半径，ρ为齿轮材料密度。

由式（13）、式（15）可得：

mred
d2α

dt2
= −Kαn （18）

mred =
m1m2

m1+m2
（19）

式中 mred 为等效质量。

对式（18）作 α的积分，等式左边为

mred

w dα̇
dt

dα = mred

w
α̇dα̇ = mred（α̇

2+ k） （20）

α̇式中 为变形速度，k为常数。

等式右边同时积分得变形速度与变形量的关

系式

1
2

mred（α̇
2+ k）= −Kαn+1

n+1
（21）

α̇

将碰撞的初始条件：时间 t=0，初始冲击速度

=vs，变形量 α=0，代入式（21）：

mred

2
（α̇2− v2

s）= −
Kα（n+1）

n+1
（22）
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图 4    啮合冲击数学模型

Fig. 4    Mathematical model of meshing impact
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α̇

在变形量最大时，即冲击力最大时，变形速度

=0，此时，最大变形量为

α =

[
（n+1）mred

2K
v2s

] 1
n+1

（23）

由式（13）与式（23）可得线外啮入冲击的最大

冲击力 Fmax 为

Fmax = K
[
（n+1）mred

2K
v2s

] n
n+1

（24）

假设碰撞冲击过程为冲击力与冲击时间的半

正弦脉冲，则齿轮线外啮合冲击力表达式为

F（t）= Fmax sin（ωct） （25）

式中 ωc 为半波正弦脉冲角频率，ωc=π/tc，tc 为啮合

冲击时间，0<t<tc。

 2    冲击时间

目前，冲击时间通常采用冲击力学方式进行

计算，如下

ts =
π
2
· mredvs

Fmax
（26）

式（26）表示的冲击时间仅与冲击速度相关，

与齿轮本身转速无关，不符合转速越大，冲击时

间越小的规律[6]，且直齿轮冲击时间应小于换齿

时间的 10%[17]。在啮合冲击时，主从动轮齿均处

于受载环境，但上述方法显然忽略了转矩作用，

导致冲击力学方法计算冲击时间存在一定的误差，

因此，本文用以下的运动学几何时间作为线外啮

合冲击时间。

由啮入冲击理论可知，冲击时间可近似为线

外啮入点 A到理论啮入点 B过程所历经的时间，

如图 6所示 AB段即为啮合冲击时间段，相当于

主动轮转动图中 ε+θ1 角度的时间。

因此，线外啮合冲击时间为

tc =
ε+ θ1

ω1
（27）

式中 ω1 为主动轮角速度。

应用文中第 3节齿轮实例参数计算验证，分

别计算两方法在 1 000、10 000、100 000 r/min时的

冲击时间，并计算不同转速换齿时间，换齿时间 ta
可由下式得出：

ta =
60
z1n
·εα （28）

式中 εα 为重合度，z1 为主动轮齿数，n为主动轮

转速。

经计算，两冲击时间计算方法对比结果如

表 1所示。由表可知，当转速增大 10倍，冲击力

学方法计算的冲击时间 ts 变化不大，仅减少了 3.1
µs，当转速增大 100倍时，冲击时间反而增大到 2 500
µs，甚至大于其换齿时间 ta，明显错误。而几何法

计算的冲击时间 tc 随转速增大而急剧减少，可见

几何法计算规律更准确，尤其在高速航空齿轮系

统，无论是变化规律还是取值，几何法均比冲击

力学法更为合理、准确。
  

表 1    两冲击时间计算方法对比

Table 1    Comparison of two impact time calculation methods

转速/（r/min） ts/µs tc/µs ta/µs

1 000（n1） 36.3 215 1 666.7

10 000（n2） 33.2 7.34 166.7

100 000（n3） 2 500 0.245 16.7
 

 3    实例分析与有限元数值方法

以一对航空机匣齿轮为例，进行啮合冲击分

析。齿轮副几何参数如表 2所示。主动轮输入功

率为 41.2 kW，转速为 2 000 r/min。主从动齿轮材

料选取相同，弹性模量 E=2.06×1011 Pa，泊松比

ν=0.3，质量密度 ρ=7 800 kg/m3。

 3.1   理论实例计算与特性研究

基于文中第 1节齿轮啮入冲击理论，建立了

啮入冲击力 Matlab计算程序，将所选航空机匣齿

轮参数输入进行分析计算，得出如图 7所示理论

啮入冲击力。最大啮入冲击力为 2 239 N，线外啮
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图 6    冲击时间段

Fig. 6    Impact time period
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合冲击时间为 78.4 µs，冲击时间为实际换齿时间

的 9.4%，由文献 [17]可知，直齿轮啮入冲击时间

是换齿时间的 5%～10%，验证了啮合冲击时间的

合理性。

为研究最大啮合冲击力随各参数的变化规律，

并分析增速齿轮与减速齿轮最大啮合冲击力的区

别，分别计算不同的输入转速、转矩及齿宽下的

增减速齿轮传动最大啮合冲击力。为将增减速齿

轮最大啮合冲击力进行对比，均采用同一对齿轮

参数进行计算。

如图 8所示，当输入转矩增加，齿轮轮齿接触

力增加，导致轮齿受载变形量变大，冲击半径与

冲击速度变大，最大啮合冲击力会增大。由于受

载变形量增大，冲击时间也相应增加。

如图 9所示，由于转速增加，啮合冲击速度变

大，则最大啮合冲击力增加，而冲击时间减少。

如图 10所示，齿宽增加，等效质量增加，最大

啮合冲击力增加，而由于刚度增加，受载变形量

减小，因此冲击时间减少。

由图 8～图 10可知，在同一工况下，减速齿

轮的最大啮合冲击力均小于增速齿轮，且随着转

速、转矩、齿宽的增加，增减速齿轮的最大啮合冲

击力差值越大。

 3.2   轮齿修形与齿廓误差对冲击影响

啮入冲击为从动轮齿顶与主动轮齿根的撞击

过程，因此轮齿齿顶修形对齿轮啮入冲击影响较

大，故本节就齿顶修行研究修形对最大啮入冲击

力的影响。如图 11所示为齿顶修形示意图，l为

齿顶修形深度，h为齿顶修形高度。修形前，轮齿

 

表 2    齿轮副几何参数

Table 2    Geometric parameters of gear pair

参数 主动轮 从动轮

齿数 Z 36 21

模数 m/mm 3

压力角 α/（°） 20

齿宽 b/mm 16

中心距 a/mm 85.5

齿顶高系数 ha 1

顶隙系数 c 0.25
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图 7    啮入冲击力

Fig. 7    Meshing impact force
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图 8    最大啮合冲击力随转矩变化规律

Fig. 8    Variation law of maximum meshing impact

force with torque
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图 9    最大啮合冲击力随转速变化规律

Fig. 9    Variation law of maximum meshing impact force
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啮合表面为 CDD'C'，修行后啮合表面变为 CEE'C'。
修行后，啮入冲击点发生变化，由修形前 A点

变为 A'点，如图 12。从动轮冲击点由图 11中齿

顶 D点变为 E点。因此在计算图 3中相关几何

量时，将从动轮接触点半径更换为实际修形点，

即图 11中点 E的半径。确定冲击位置后应用相

同方法计算冲击速度，最后通过圆柱碰撞理论与

接触动力学理论求得修形后啮入冲击力。
 
 

A′
A′

N1

N2

图 12    修行后冲击点

Fig. 12    Impact point after gear modification
 

由于冲击点为图 12中 A'，因此齿顶修形对啮

合冲击的主要影响为齿顶修行深度。本文参照齿

轮手册，取合理范围内的齿顶修行量进行计算，

取 l=20 µm，h分别取 0、0.3、0.6、0.9、1.2、1.5 mm，

计算转速为 2 000 r/min，转矩为 200 N∙m的最大啮

合冲击力，得到最大啮合冲击力随齿顶修形量变

化图如下。

由图 13可知，由于齿顶修形使啮合冲击点发

生改变，减小冲击速度，有效的缓和了整个冲击

过程，随着齿顶修形量的增大，最大啮合冲击力

减小，因此，修形是有效的控制冲击激励的方法。

齿廓误差也是导致齿轮齿距偏差的重要因素，

对啮入冲击的影响不容忽视，现研究齿廓误差作

用于冲击的机理，并分析最大啮合冲击力随齿廓

误差变化的演化规律。

如图 14，Δx1、Δx2 分别为主从动轮齿廓误差，

虚线表示理想齿廓，以轮齿向外的方向为误差的

正方向。在本文冲击激励计算方法中，从动轮齿

廓误差可等效为由前一齿对啮合变形产生的变形

量 δƩ中，而主动轮齿廓误差可通过传动比等效为

从动轮齿廓误差，即

δΣ = δ1+δ2+δc + ∆x2+
∆x1

k
（29）

设总齿廓误差 Δx=Δx2+Δx1/k，计算不同齿廓

总误差下最大啮合冲击力，取转速为 2 000 r/min，

转矩为 200 N∙m，最大啮合冲击力随总齿廓误差

变化规律如图 15。

齿廓误差对啮合冲击力的影响需综合主从动

轮的误差值，故图 15分析了齿廓总误差下的最大
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图 11    齿顶修形

Fig. 11    Gear addendum modification
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Fig. 14    Error of gear profile
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啮合冲击力变化情况，由图可知，冲击力随总齿

廓误差增大而增大。误差分为正负两个方向，一

定的负误差值可以减少最大啮合冲击。因此，该

规律可用于减振降冲，如设计一定的齿廓偏移降

低齿轮啮入冲击激励。

 3.3   数值计算方法

一些学者结合理论进行仿真分析，采用理论

计算的冲击半径与冲击速度，对齿轮进行单对轮

齿碰撞分析[17]，间接求取啮合冲击力。但是与理

论结合的数值法忽略了真实工况，未考虑其余齿

对影响，误差较大。

另有学者还原真实工况进行数值计算，根据

加载结束时的转速波动计算冲击速度[13]，但加载

结束后的齿轮并未稳定，此波动并非由啮合冲击

引起，故据此计算的啮合冲击力误差较大。

本文建立完整齿轮模型以考虑啮合中其余齿

对影响，还原真实工况，提取啮合冲击力与冲击

时间，实现啮入冲击的可视化，图 16为计算流

程图。
  

齿轮啮合实体模型

齿轮动力接触有限元模型

实际工况模拟

动态啮合接触力提取

否
是否合理?

是

提取冲击力与冲击时间

结束

模型修正

图 16    有限元法流程图

Fig. 16    Flow chart of finite element method
 

在三维建模软件中生成渐开线齿轮啮合实体

模型，几何参数见表 2。为便于六面体网格离散，

将齿轮进行合理切分，建立的动态接触有限元模

型如图 17所示。齿轮除内圈表面外采用实体单

元 Solid164，但 Solid164单元不具有旋转自由度，

因此设置内圈单元为 Shell163，并定义为刚性体，

以便施加转速与转矩。约束齿轮内圈壳单元除绕

轴转动外的全部自由度，约束其余实体单元除轴

向外两旋转自由度。根据齿轮运转工况，于主动

轮内圈壳单元处施加驱动转速，从动轮内圈壳单

元处施加负载转矩。为模拟真实启动，加载过程

时间设置为为 2 ms，设置求解时间为 0.03 s，使齿

轮转动一周。每对轮齿单独设置接触，由啮合冲

击机理可知，轮齿接触力中第一个峰值即为线外

啮合冲击所产生，因此，提取轮齿接触力第一个

峰值为啮合冲击力。

 3.4   解析法与数值法对比分析

采用还原工况的方法对齿轮进行啮合模拟，

设置求解时间大于加载后啮合平稳的时间，由

图 18从动轮角速度曲线可得齿轮啮合平稳时间。
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图 18    加载后从动轮角速度曲线

Fig. 18    Angular velocity curve of driven wheel after loading
 

红色线条为从动轮理论角速度，蓝色线条为

仿真角速度曲线，仿真值在理论值周围波动 ，

4 ms后啮合趋于平稳，由于啮入冲击激励与单双

齿交替啮合产生的刚度激励等因素，导致啮合平

稳后角速度呈现周期性的波动。

提取其啮合合力 F1 如图 19所示，红色线为

理论啮合力值，蓝色线为仿真啮合力值，计算得

仿真动态啮合力平均值为 3965.44 N，与理论啮合

力 3 873.358 N相比误差为 2.4%，验证了数值方法

的合理性。

取啮合平稳后的一对轮齿接触力 F2 如图 20，
第一峰值为从动轮齿顶与主动轮齿根面的线外啮

合冲击，随后进入线内啮合，由于齿轮内部激励

 

图 17    动态接触有限元模型

Fig. 17    Dynamic contact finite element model
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使接触力产生波动，单双齿交替使其处于单齿啮

合，故齿面接触力上升到啮合力，下一齿对进入

啮合使齿面接触力降低，最后退出啮合，接触力

变为 0 N。由于冲击与刚度激励等因素导致前半

程出现后两峰值波动，两峰值波动幅值约为

1 000 N，远小于冲击所产生的冲击力幅值 2 047.4
N，故为合理波动值。而在前半程，轮齿由进入啮

合逐渐过渡为主要承载齿，因此接触力前半程波

动呈攀升趋势。由于下一齿对的啮入引起接触力

后半程的波动，可见后半程轮齿啮出波动明显小

于轮齿啮入，因为啮出时所受冲击小于啮入，故

曲线符合啮合规律。得到线外啮合冲击力 Fmax

最大值为 2 047.4 N。

将解析法与数值法结果进行对比，冲击力解

析值为 2 239.4 N，数值解为 2 047.4 N，对比误差

为 8.56%，此误差在合理范围内。冲击时间解析

解为 78.4 µs，数值解为 90 µs，对比误差为 14.8%，

在合理范围内，验证了冲击时间求解方法的合理性。

 4    结　论

提出了一种基于圆柱碰撞理论的齿轮啮入冲

击激励解析计算方法，将冲击时间与冲击力有限

元结果对比，验证了解析法的合理性，得出以下

结论：

1） 根据轮齿冲击碰撞与圆柱碰撞的等效性，

建立了齿轮冲击等效碰撞数学模型，推导了渐开

线齿轮啮入冲击力解析公式。

2） 根据啮入冲击理论，建立了冲击时间理论

历程模型，给出了冲击时间理论计算公式，并与

现有冲击时间计算方法进行对比分析，指出现有

冲击时间计算方法的问题，验证了所提出几何法

求冲击时间的合理性与准确性。

理论与数值解对比误差为 14.8%，验证了理

论计算方法的合理性，为啮合冲击研究提供一种

快速计算方法。

3） 建立了渐开线齿轮动态接触有限元模型，

还原真实工况求解齿对接触力，根据啮合冲击理

论提取啮入冲击力与冲击时间。对比理论啮合力

误差为 2.4%，验证了有限元模型的正确性。对比

理论冲击力误差为 8.56%，验证了解析计算方法

合理性。对比理论冲击时间误差为 14.8%，验证

了理论冲击时间计算方法的合理性，为啮合冲击

激励研究提供一种快速计算方法。

4） 研究了输入转矩，转速及齿宽等因素对渐

开线齿轮啮入冲击的影响规律，结果表明齿轮啮

入冲击力随转速、输入转矩和齿宽的增大而增大。

建立考虑齿廓误差与齿顶修形的冲击激励计算方

法，并研究了最大啮合冲击力随齿廓误差与修形

的变化规律。
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