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汽车变速器传动齿轮对角修形量计算方法

郭　枫，　褚超美
（上海理工大学 机械工程学院，上海　２０００９３）

摘要：针对汽车变速器齿轮传动中的振动及噪声问题，从齿轮几何学角度出发，提出了斜齿轮副对

角修形量的计算方法．根据齿轮啮合原理，建立了斜齿轮副两啮合工作齿面满足任意瞬时连续相切

接触条件的啮合方程，并将方程求解转化为两啮合齿面法向间距最小以及法向量偏差最小的优化

问题，从而确定了对角修形量．同时，基于犕犪狊狋犪仿真平台建立目标变速器的三维模型，并根据对角

修形的参数对目标齿轮副的啮合性能进行仿真试验验证．仿真试验表明，变速箱主减速齿轮副对角

修形后常用工况下的传动误差明显降低，齿面载荷分布更加合理．
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　第６期 郭　枫，等：汽车变速器传动齿轮对角修形量计算方法 　

　　近年来，随着最高车速的不断提升，汽车变速器

齿轮系统转速及载荷明显增加，已成为汽车变速器

振动及噪声的主要影响因素．国内外理论研究及实

践表明，齿轮修形是降低齿轮系统振动及噪声的有

效措施［１］．齿轮的修形方法有多种，传统的齿向及齿

形修形方式能够很好地解决圆柱直齿轮的振动及噪

声问题，并且修形量的计算方法已基本成熟．然而汽

车变速器多以圆柱斜齿轮副来传递动力，由于斜齿

轮的啮合线与轴线呈一定角度，传统的齿向及齿形

修形方式将改变接触线上的载荷分布，增加了斜齿

轮修形的难度．

对角修形主要应用于斜齿轮，修形量随接触线

的推移而变化，而同一条接触线上的修形量基本上

相同，最大修形量位于啮入或啮出的端部［２］．修形区

域见图１，Δ为对角修形量．对角修形可运用径向剃

齿或磨齿来实现［３］，其修形齿面与渐开线齿面沿接

触线相切，且齿对间基本保持全长接触，对重合度影

响较小［４］．因此，合理确定对角修形量对降低汽车变

速器振动及噪声意义重大．

图１　斜齿轮对角修形区域示意图

犉犻犵．１　犇犻犪犵狉犪犿狅犳犫犻犪狊犪犲狉犪狅犳犺犲犾犻犮犪犾犵犲犪狉

　　由于对角修形方法的独特性，传统的齿向及齿

形修形方法的有关计算公式无法直接应用于对角修

形．王宪法等
［３］以降低齿轮啮合刚度波动为前提，讨

论了窄斜齿轮对角修形区域的选择原则，并提出了

对角修形量的计算公式．本文则从齿轮几何学角度

出发，首先根据对角修形参数的几何定义，建立斜齿

轮副对角修形齿面的啮合方程，并根据啮合齿面连

续相切接触条件来确定对角修形量，同时分析对角

修形量对斜齿轮副啮合传动误差及啮合斑点的影响

规律．

１　建立齿轮副工作齿面啮合方程

１．１　建立理论齿面方程

根据齿轮啮合原理，利用坐标变换的方法，建立

斜齿轮副啮合齿对工作齿面的方程．

斜齿轮齿面是由标准渐开线绕基圆轴旋转并同

时沿此轴平移的合成运动所形成的曲面［５］，建立坐

标系犛Ⅰ，狆和犛Ⅱ，狆分别与主动轮工作齿面的两个理

论端面渐开线固定连接，坐标系犛犺与变速器壳体

固定连接，如图２所示，表示主动轮理论工作齿面的

形成过程．

图２　斜齿轮渐开线齿面形成过程示意图

犉犻犵．２　犇犻犪犵狉犪犿狅犳狋犺犲犳狅狉犿犪狋犻狅狀狆狉狅犮犲狊狊狅犳犻狀狏狅犾狌狋犲

犳犾犪狀犽狅犳犺犲犾犻犮犪犾犵犲犪狉

　　图２中，曲面Σ狆是主动轮理论工作齿面，狉犻，狆是

理论端面渐开线，狉犫，狆是基圆半径，犽是狉犻，狆上任意

一点．则狉犻，狆是角Φ犽，狆的函数

狉犻，狆（Φ犽，狆）＝

－狉犫，狆（狊犻狀Φ犽，狆－Φ犽，狆犮狅狊Φ犽，狆）

狉犫，狆（犮狅狊Φ犽，狆＋Φ犽，狆狊犻狀Φ犽，狆）

熿

燀

燄

燅

０

１

，

Φ１≤Φ犽，狆≤Φ２ （１）

式中，Φ犽，狆是狉犻，狆上犽点展角θ犽 与压力角α犽 之和；

当点犽分别为狉犻，狆上工作段起点及终点时，角Φ犽，狆
分别取Φ１和Φ２．

渐开线狉犻，狆绕轴狕Ⅰ，狆逆时针旋转角度Ψ犻，狆，同

时沿轴狕Ⅰ，狆平移距离犫犻；并且０≤Ψ犻，狆≤Ψ犿犪狓，狆，０≤

犫犻≤犫狆，犫狆为轮齿齿宽．当平移距离等于犫狆时，旋

转角度达到最大值，即Ψ犻，狆＝Ψ犿犪狓，狆．Ψ犻，狆与犫犻 的

关系有

狆狆Ψ犻，狆＝犫犻 （２）

式中，狆狆为螺旋比，狆狆＝犎狆／２π，其中犎狆是螺旋线

７５５
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的螺距．

利用坐标变换的方法推导齿面Σ狆的方程，在

坐标系犛Ⅱ，狆中表示为狉Ⅱ，狆

狉Ⅱ，狆＝犕Ⅱ犕Ⅰ（Φ犽，狆，Ψ犻，狆）狉犻，狆（Φ犽，狆） （３）

式中

犕Ⅰ ＝

犮狅狊Ψ犻，狆 狊犻狀Ψ犻，狆 ０ ０

－狊犻狀Ψ犻，狆 犮狅狊Ψ犻，狆 ０ ０

０ ０ １ 狉狆Φ犽，狆犮狅狋β

熿

燀

燄

燅０ ０ ０ １

犕Ⅱ ＝

犮狅狊Ψ犿犪狓，狆 狊犻狀Ψ犿犪狓，狆 ０ ０

－狊犻狀Ψ犿犪狓，狆 犮狅狊Ψ犿犪狓，狆 ０ ０

０ ０ １ 犫狆

熿

燀

燄

燅０ ０ ０ １

式中，狉狆为主动轮端面分度圆半径；β为螺旋角；Φ１

≤Φ犽，狆≤Φ２，０≤Ψ犻，狆≤Ψ犿犪狓，狆．

齿面Σ狆 通过坐标变换在坐标系犛犺 中表示

为狉犺，狆

狉犺，狆＝犕犺狉Ⅱ，狆（Φ犽，狆，Ψ犻，狆） （４）

其中，

犕犺＝

犮狅狊μ狆 －狊犻狀μ狆 ０ ０

狊犻狀μ狆 犮狅狊μ狆 ０ ０

０ ０ １ ０

烄

烆

烌

烎０ ０ ０ １

式中，μ狆为齿槽半宽角．

与齿面Σ狆相啮合的被动轮理论工作齿面Σ狑

在坐标系犛犺中的表示狉犺，狑

狉犺，狑（Φ犽，狑，Ψ犻，狑）＝犕′犺犕′Ⅱ犕′Ⅰ狉犻，狑 （５）

１．２　建立对角修形量方程

根据齿轮标准犅犛犐犛犗２１７７１－２００７，对角修形

是在齿向评价范围的左右极限处渐开线法向压力角

的变化．将上述齿形变化简化为渐开线在法向上的

线性偏移，即修形曲线采用直线式，则对角修形量也

是Φ犽 及Ψ犻的函数．主动轮对角修形量可表示为

Δ犻，狆＝［２Δ狆Ψ犻，狆／Ψ犿犪狓，狆－Δ狆］（Φ犽，狆－Φ′狆）／

（Φ犪，狆－Φ′狆） （６）

式中，Δ犻，狆为狉犻，狆上犽点法向偏移量；Δ狆为渐开线

偏移量在齿形评价范围上限的值，即主动轮对角修

形量；Φ′狆为渐开线节点处展角与压力角之和；Φ犪，狆
为渐开线齿顶处展角与压力角之和．

被动轮对角修形量可表示为

Δ犻，狑＝［２Δ狑Ψ犻，狑／Ψ犿犪狓，狑－Δ狑］（Φ犽，狑－Φ′狑）／

（Φ犪，狑－Φ′狑） （７）

　　将对角修形量方程代入齿面Σ狆和Σ狑中，得对

角修形后齿面狉犺，狆，犿狅犱和狉犺，狑，犿狅犱

狉犺，狆，犿狅犱（Φ犽，狆，Ψ犻，狆，Δ犻，狆）＝犕犺犕Ⅱ犕Ⅰ狉犻，狆（Δ犻，狆）

狉犺，狑，犿狅犱（Φ犽，狑，Ψ犻，狑，Δ犻，狑）＝犕′犺犕′Ⅱ犕′Ⅰ狉犻，狑（Δ犻，狑）（８）

１．３　实际齿面啮合方程的建立

在齿轮啮合过程中，被动轮的实际位置与理论

位置之间存在偏差即传动误差（狋狉犪狀狊犿犻狊狊犻狅狀犲狉狉狅狉，

犜犈）．国内外研究表明，传动误差是产生噪声及振动

的主要激励，减小传动误差可以有效减少振动和

噪声［６］．

设传动过程中主动轮与被动轮理论旋转角度分

别为ω狆和ω狑，传动比为犖，则犖＝ω狑／ω狆．因有传

动误差的存在，设被动轮实际旋转角度ω′狑，则

ω犜犈＝ω′狑－ω狑即为传动误差．在坐标系犛犺中，被动

轮实际齿面狉犺，狑，犿狅犱，犪犮狋的方程应包括传动误差

狉犺，狑，犫犿狅犱，犪犮狋（Φ犽，狑，Ψ犻，狑，Δ犻，狑，ω犜犈）＝

　　　犕犜犈（ω犜犈）狉犺，狑，犫犿狅犱（Φ犽，狑，Ψ犻，狑，Δ犻，狑） （９）

式中，

犕犜犈（ω犜犈）＝

犮狅狊ω犜犈 狊犻狀ω犜犈 ０ ０

－狊犻狀ω犜犈 犮狅狊ω犜犈 ０ ０

０ ０ １ ０

烄

烆

烌

烎０ ０ ０ １

　　设两齿面Σ狆和Σ狑 的法向量分别为狀狆和狀狑，

则有

狀狆＝
（狔狆，狕狆）

（Φ犽，狆，Ψ犻，狆）
（狓狆，狕狆）

（Φ犽，狆，Ψ犻，狆）
（狓狆，狔狆）

（Φ犽，狆，Ψ犻，狆［ ］）
犜

狀狑＝
（狔狑，狕狑）

（Φ犽，狑，Ψ犻，狑）
（狓狑，狕狑）

（Φ犽，狑，Ψ犻，狑）
（狓狑，狔狑）

（Φ犽，狑，Ψ犻，狑［ ］）
烍

烌

烎

犜
（１０）

式中，狓狆，狔狆，狕狆，狓狑，狔狑，狕狑 分别是主、被动轮实际

工作齿面在坐标系犛犺中的坐标．

在实际啮合过程中，斜齿轮两啮合工作齿面在

固定坐标系犛犺 中任意瞬时连续相切接触的条

件为［７］

狉犺，狆，犿狅犱（Φ犽，狆，Ψ犻，狆，Δ狆）＝

　狉犺，狑，犿狅犱，犪犮狋（Φ犽，狑，Ψ犻，狑，Δ狑，ω犜犈）

狀狆＝狀

烍

烌

烎狑

（１１）

式（１１）即为实际齿面啮合方程，其中包括２个矢量

方程，共有６个未知数：Φ犽，狆，Ψ狆，Φ犽，狑，Ψ狑，Δ狆和

Δ狑．传动误差ω犜犈设为常数，取额定工况下被动轮

实际位置与理论位置的最大偏差．在给定参数

Φ犽，狆，Ψ狆，Φ犽，狑和Ψ狑 取值范围时，可确定主、被动

轮对角修形量Δ狆和Δ狑．

１．４　啮合方程的等效解法

将上述啮合方程组（１１）的求解问题转化为求两

啮合齿面Σ狆和Σ狑 间距最短及法向量角度偏差最

小的优化问题［７］，可表示为两齿面向量差的２范数

与法向量外积的２范数的和，并求其最小值

８５５
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　犿犻狀（狉犺，狆，犿狅犱－狉犺，狑，犿狅犱，犪犮狋 ２＋ 狀狆×狀狑 ２） （１２）

　　利用犕犪狋犾犪犫优化工具箱中有约束非线性优化

函数 犳犿犻狀犮狅狀，求得 最 优 解 Δ狆 （Φ犽，狆，Ψ狆）和

Δ狑（Φ犽，狑，Ψ狑），作为实际对角修形量的参考值．

２　确定对角修形量初值

２．１　正交仿真试验应用分析

式（１２）中对角修形量的初值需根据经验来确

定．根据正交试验的原则进行仿真试验，研究不同对

角修形量对传动特性的影响，并选取对角修形量的

初值．

在实际啮合过程中，希望齿轮传动在保证强度

及寿命的前提下尽量降低噪声及振动．根据经验选

择传动误差和啮合斑点作为衡量齿轮传动特性的指

标．将主、被动轮对角修形量犅狆，犅狑作为影响因素，

并考虑其交互作用（犅狆×犅狑）的影响．根据经验，主、

被动轮对角修形量各选择４个水平，Ⅰ：３μ犿；Ⅱ：

７μ犿；Ⅲ：１１μ犿；Ⅳ：１５μ犿．齿轮系统额定工况扭

矩６４犖犿，最大扭矩１２０犖犿．常用工况为：３０％～

８０％扭矩工况，即输入扭矩为３６～９６犖犿．

正交表的选用原则是要考察的因素及交互作用

的自由度总和必须不大于所选正交表的总自由

度［６］．所考察因素及其交互作用自由度总和为：（４－

１）×（４－１）＋（４－１）＋（４－１）＝１５．正交表

犔１６（４５）的总自由度为：（１６－１）＝１５．因此从常用正

交表中选用正交表犔１６（４５）
［８］．

２．２　仿真试验结果分析

综合考虑影响齿轮传动特性的各种因素，并适

当地简化，使用英国犛犕犜公司的犕犪狊狋犪仿真软件建

立完整的某汽车变速器传动机构仿真模型．目标机

型修形齿轮副参数见表１．

表１　修形齿轮副参数

犜犪犫．１　犘犪狉犪犿犲狋犲狉狊狅犳犿狅犱犻犳犻犲犱犵犲犪狉狆犪犻狉

名称 狕 犫／犿犿 犿狀／犿犿 α狀／（°） β／（°）

主动轮 ２２ ２５ ２．５ ２０ ２４．５

被动轮 ６１ ２３ ２．５ ２０ ２４．５

　　表１中，狕为齿数；犫为齿宽；犿狀为法向模数；

α狀 为法向压力角；β为螺旋角．修形齿轮副原设计

修形参数为：主、被动轮齿顶修缘量均为１０μ犿；主、

被动轮齿形鼓形量均为５μ犿；主、被动轮齿向鼓形

量均为８μ犿，且采用等半径圆弧设计．

根据正交表犔１６（４５）进行仿真试验，并对试验结

果进行比较分析，选取最优水平及各指标的主要影

响因素，分析对角修形对传动特性的影响．不同水平

对角修形量在不同扭矩下的传动误差比较见图３．

图３　不同水平对角修形量对传动误差的影响

犉犻犵．３　犐狀犳犾狌犲狀犮犲狅犳犱犻犳犳犲狉犲狀狋犾犲狏犲犾狊狅犳犫犻犪狊

狅狀狋狉犪狀狊犿犻狊狊犻狅狀犲狉狉狅狉

　　由图３可见，对角修形量均为３μ犿时，常用工

况下的传动误差较原设计齿形明显降低，但小扭矩

及负扭矩工况下传动误差出现波动；随着修形量的

增加，扭矩越大，传动误差降低越多，但传动误差降

低的工况范围减小．

在额定工况即扭矩为６４犖·犿下，不同水平对

角修形量对啮合斑点的影响如图４所示（见下页）．

可见，原设计齿形齿面载荷分布与轴线平行；而对角

修形后齿面载荷沿接触线方向，分布更加合理；随着

修形量的增加，最大接触应力先减小后增大．

根据试验结果作出额定工况下传动误差趋势

图，如图５所示（见下页）．可见，主、被动轮对角修形

量犅狆和犅狑对传动误差的影响大致相当，其交互作

用对传动误差的影响较大．随着修形量的增加，传动

误差的值不断增大，即对角修形量不宜过大．最优修

形量水平为Ⅰ水平，即犅狆＝犅狑＝３μ犿．

９５５
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图４　不同水平对角修形量对啮合斑点的影响

犉犻犵．４　犐狀犳犾狌犲狀犮犲狅犳犱犻犳犳犲狉犲狀狋犾犲狏犲犾狊狅犳犫犻犪狊狅狀犫犲犪狉犻狀犵犮狅狀狋犪犮狋

图５　不同水平对角修形量对传动误差影响的趋势

犉犻犵．５　犐狀犳犾狌犲狀犮犲狋狉犲狀犱狅犳犱犻犳犳犲狉犲狀狋犾犲狏犲犾狊狅犳犫犻犪狊

狅狀狋狉犪狀狊犿犻狊狊犻狅狀犲狉狉狅狉

３　啮合方程的求解

将试验分析的最优水平作为啮合方程求解的初

值，并代入式（１２），调用犕犪狋犾犪犫中犳犿犻狀犮狅狀函数求

得最优解为犅狆＝４μ犿，犅狑＝５μ犿，即为额定工况下

主、被动轮的对角修形量．用此结果并根据经验再选

择几组对角修形量进行仿真试验比较，结果见图６．

当对角修形量均为５μ犿时，大扭矩工况下传

动误差降低较多，但此时小扭矩工况下传动误差恶

化较严重．当对角修形量均为４μ犿时，大扭矩工况

下传动误差降低相对较少，但兼顾小扭矩工况，传动

０６５
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图６　理论计算对角修形量对传动误差的影响

犉犻犵．６　犐狀犳犾狌犲狀犮犲狅犳犫犻犪狊狋犺犲狅狉犲狋犻犮犪犾犾狔犮犪犾犮狌犾犪狋犲犱

狅狀狋狉犪狀狊犿犻狊狊犻狅狀犲狉狉狅狉

误差的改善也相对较好．当主、被动轮对角修形量分

别为４μ犿，５μ犿或５μ犿，４μ犿时，修形效果大致相

同，且介于上述两者之间．但考虑到经济性及加工工

艺性，一般主、被动轮对角修形量相等．因此，综合考

虑，目标机型对角修形量确定为犅狆＝犅狑＝４μ犿．在

最大扭矩工况下，传动误差为１．１５μ犿，较原设计齿

形为１．３４μ犿下降了１４．２％．

４　结　论

犪．从齿轮几何学角度出发，建立了斜齿轮副对

角修形后两啮合工作齿面满足瞬时相切接触条件的

啮合方程．

犫．针对齿面啮合方程及对角修形量均是齿形

参数角Φ犽及Ψ犻函数的特点，提出了对角修形量

的计算方法，可应用于不同齿形参数的斜齿轮副．

　　犮．根据正交试验仿真分析结果，主、被动轮对

角修形量对传动误差的影响大致相当，其交互作用

对传动误差的影响较大．随着修形量的增加，传动误

差的值不断增大，即对角修形量不宜过大．

犱．本研究提出的斜齿轮对角修形量计算方法

可在兼顾其它工况的前提下，有效降低常用工况的

传动误差，且齿面载荷分布更加合理．
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