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含中心距误差的行星轮系最大滑动率与变位系数优化的研究

李传祥 陈 东 王朝阳 王 晓 徐焕萍
（辽宁科技大学 机械工程与自动化学院，鞍山 114051）

摘要：【目的】 针对打捆装备行星减速器在重载时易发生齿面磨损和胶合失效的问题，研究含中

心距误差的3K-Ⅰ型行星轮系最大滑动率及其影响因素，旨在通过优化变位系数提升传动性能与寿命。

【方法】首先，基于齿轮啮合原理，推导了含中心距误差的行星轮系最大滑动率计算式；其次，利用控

制变量法分析了变位系数和齿数比对最大滑动率的影响规律；再次，基于等滑动率原则，结合根切与重

合度等约束条件，构建了以各齿轮对滑动率差值之和最小为目标的优化模型；最后，利用Matlab软件进行

非线性约束优化求解，并对比分析了将中心距误差等作为设计变量的不同优化方案。【结果】结果表明，

变位系数是影响最大滑动率的主导因素。对比发现，将中心距误差作为优化设计变量的方案最为合理，

该方案在给定误差范围内显著降低了各齿轮对间的最大滑动率及其差值，其中3对齿轮副的滑动率差

值分别降低了19. 6%、90. 9%、96. 1%，有效改善了齿面的滑动平衡性，为行星轮系设计提供了参考。
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0 引言

行星减速器是打捆装备中的关键传动部件。特

别在单道重载打捆时，行星轮系中各齿轮受力较大，

齿轮齿面磨损严重，齿轮也更容易发生胶合失效。

滑动率是影响齿轮啮合性能的众多几何参数中最重

要的性能指标。尤其在高速重载场合下，滑动率会

大幅影响齿轮的传动性能[1-3]。

国内许多学者对不同类型齿轮的滑动率进行了

研究。梁栋等[4]对点接触曲线结构的内啮合齿轮滑动

率计算式进行推导，并讨论了不同参数影响下齿面

滑动率的变化规律。李优华等[5]推导了齿轮齿条滑动

率计算式，并从提高抗胶合、耐磨损角度对齿轮进

行了变位系数优化。陈厚军等[6]基于齿面准线对双曲

型法向圆弧齿轮的滑动率进行了相关研究。但是，

针对大速比行星轮系齿轮滑动率的研究较少。由于

齿轮存在制造误差且安装时存在装配误差，啮合齿

轮对的实际中心距与理论中心距并不相等，即存在

中心距误差。中心距误差会引起齿轮滑动率发生变

化，影响轮系传动性能。

本文考虑中心距误差，基于齿轮啮合原理对行星

轮系（图 1）最大滑动率进行研究；并基于等滑动率原

则对变位系数进行优化，使行星轮系齿面的相对滑动

在中心距误差范围内显著降低，对改善齿面磨损和提

高齿轮抗胶合能力具有重要的现实意义。

1 建立最大滑动率计算模型

1. 1　齿轮滑动率

如图 2 所示，外啮合的 1 对轮齿在 K点啮合时，

齿轮 1、齿轮 2 在啮合点的线速度 vK1、vK2 的大小和

方向都不相同，但其在啮合点公法线方向的速度 vn

图1　3K-I型行星轮系结构简图

Fig. 1　Structural diagram of the 3K-I planetary gear train
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相等。因此，两轮齿在齿廓切线方向的速度 v t1、v t2
存在滑动速度 v21，且 v21 = v t2 - v t1。通常用滑动率表

示齿面间相对滑动的程度。滑动率为啮合点处轮齿

间相对切向速度与该点切向速度的比值，齿轮 1、齿

轮2的滑动率分别为

ì
í
î

η1 = (v t2 - v t1 )/v t1
η2 = (v t1 - v t2 )/v t2

（1）
ì
í
î

v t1 = vK1 sin αK1 = ω1
- -------N1K

v t2 = vK2 sin αK2 = ω2
- -------N2K

（2）
式中，αK1、αK2 分别为齿轮 1、齿轮 2 在 K点处的压

力角；ω1、ω2分别为齿轮1、齿轮2的角速度。

因
ω1
ω2

= - -------O2P
- -------O1P

= - -------N2P
- -------N1P

= z2
z1

= u，即 ω1
- -------N1P = ω2

- -------N2P，

则

η1 = ------PK
- -------N1K

( u + 1
u ) （3）

式中，u为齿数比；z1、z2 分别为齿轮 1、齿轮 2 的

齿数。

同理，

η2 = ------PK
- -------N2K

(u + 1) （4）
在啮合过程中，轮齿只能在实际啮合线

- -- -----B1B2 上
啮合；且在 B1、B2 点啮合时，η2、η1 分别达到实际

的最大值，即

η2max（外）= tan αa1 - tan α'
(1 + u ) tan α' - tan αa1

(u + 1) （5）
η1max（外）= tan αa2 - tan α'

[（u + 1）/u ] tan α' - tan αa2

u + 1
u （6）

式中，αa1、αa2 分别为齿轮 1、齿轮 2 的齿顶圆压

力角。

同理，内啮合中，内齿轮、外齿轮的最大滑动

率分别为

η3max（内）= tan αa2 - tan α'
tan αa2 + (u - 1) tan α' (u - 1) （7）

η2max（内）= tan α' - tan αa3
tan αa3 + [（1 - u）/u ] tan α'

u - 1
u （8）

1. 2　含中心距误差的最大滑动率计算式推导

图 3 为低速级齿轮副啮合示意图。图 3 中，O2、
O3 分别为外齿轮和内齿轮中心点；O'2、P'分别为外

齿轮实际中心点和内齿轮副实际啮合节点。中心距

误差 Δσ引起啮合节点偏差 ΔP，根据渐开线齿轮传

动的可分性可得
- -- -----O'2P'
- -- -----O3P'

= - -------O2P
- -------O3P

⇒
- -------O2P - Δσ + ΔP

- -------O3P + ΔP = - -------O2P
- -------O3P

⇒
ΔP = u3

u3 - 1 Δσ （9）
式中，u3 = z3

z2
= - -------O3P

- -------O2P
。其中，z3为齿轮3的齿数。

将式（9）代入啮合角计算式，即可得到实际啮合

角α'的计算式，为

cos α' = rb2
- -- -----O'2P' =

- -------O2P cos α
- -------O2P - Δσ + ΔP =

cos α
1 + Δσ/ [ (u3 - 1) - -------O2P ] =

cos α
1 + u3Δσ/ [ (u3 - 1) - -------O3P ] （10）

式中，α为理论啮合角。

令β5 = 1
(u3 - 1) - -------O2P

，β6 = u3
(u3 - 1) - -------O3P

，可得

α' = arctan ( sec2α″ - 1 ) =
arctan ( [ (1 + β5Δσ ) / cos α ]2 - 1 ) =
arctan ( [ (1 + β6Δσ ) / cos α ]2 - 1 ) （11）

将 α'分别代入内啮合主、从动轮最大滑动率表

达式，可得

图3　低速级齿轮副啮合示意图

Fig. 3　Schematic diagram of the low-speed gear pair meshing

图2　齿轮传动啮合图

Fig. 2　Gear transmission meshing diagram
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η2max（内）= [ (1 + β5Δσ ) / cos α ]2 - 1 - tan αa3

tan αa3 + [ (1 - u3 )/u3 ] [ (1 + β5Δσ ) / cos α ]2 - 1
u3 - 1
u3

（12）

η3max（内）= tan αa2 - [ (1 + β6Δσ ) / cos α ]2 - 1
tan αa2 + (u3 - 1) [ (1 + β6Δσ ) / cos α ]2 - 1 (u3 - 1) （13）

式中，αa3为齿轮3的齿顶圆压力角。

图4为高速级齿轮副啮合示意图。图4中，太阳轮

中心距误差 Δσ1 和行星轮中心距误差Δσ2 的存在，导

致太阳轮与行星轮啮合节点P1及行星轮与内齿轮啮合

节点P2 存在偏差，啮合节点偏差分别为ΔP1、ΔP2。对

于太阳轮与行星轮外啮合，涉及中心距误差Δσ1、Δσ2，

需要考虑两部分误差对齿轮啮合带来的影响。设O'1、O'2
分别为太阳轮、行星轮的实际中心点；P'1为啮合齿轮对

的实际节点。根据渐开线齿轮传动的可分性知
- -- -----O'1P'1
- -- -----O'2P'1

= - -- -----O1P1
- -- -----O2P1

⇒
- -- -----O1P1 - Δσ1 + ΔP1
- -- -----O2P1 + Δσ2 - ΔP1

= - -- -----O1P1
- -- -----O2P1

⇒ ΔP1 =
- -- -----O1P1 Δσ2 + - -- -----O2P1 Δσ1

- -- -----O1P1 + - -- -----O2P1
= 1

1 + u1
Δσ2 + u11 + u1

Δσ1

（14）
式中，u1 = z2

z1
= - -- -----O2P1

- -- -----O1P1
。

将上式代入啮合角计算式，求得中心距误差下的

实际啮合角α'1计算式，即

cos α'1 = rb1
- -- -----O'1P'1

= rb1
- -- -----O1P1 - Δσ1 + ΔP1

= cos α/ (1 +
u11 + u1

Δσ2 - Δσ1
- -- -----O2P1

) （15）

图4　高速级齿轮副啮合示意图

Fig. 4　Schematic diagram of the high-speed gear pair meshing

令β1 = 1
(1 + u1 ) - -- -----O1P1

，β2 = u1
(1 + u1 ) - -- -----O2P1

，C1 =
Δσ2 - Δσ1，可得

α'1 = arctan ( sec2α'1 - 1 ) =
arctan ( [ (1 + β1C1 )/ cos α ]2 - 1 ) =
arctan ( [ (1 + β2C1 )/ cos α ]2 - 1 ) （16）
将α'1分别代入外啮合主、从动轮最大滑动率表达

式，可得

η1max（外）= tan αa2 - [ (1 + β1C1 )/ cos α ]2 - 1
[ (u1 + 1) /u1 ] [ (1 + β1C1 )/ cos α ]2 - 1 - tan αa2

1 + u1
u1

（17）

η2max（外）= tan αa1 - [ (1 + β2C1 )/ cos α ]2 - 1
(1 + u1 ) [ (1 + β2C1 )/ cos α ]2 - 1 - tan αa1

(1 + u1 ) （18）
对于内啮合齿轮对，考虑行星轮中心距误差Δσ2

的影响，啮合节点由P2 点移至P'2 点。最大滑动率计

算式参照低速级内啮合，则内啮合主、从动轮最大

滑动率表达式分别为

η2max (内) = [ (1 + β3Δσ2 )/ cos α2 ]2 - 1 - tan αa3

tan αa3 + [（1 - u2 )/u2 ] [ (1 + β3Δσ2 )/ cos α2 ]2 - 1
u2 - 1
u2

（19）

η3max (内) = tan αa2 - [ (1 + β4Δσ2 )/ cos α2 ]2 - 1
tan αa2 + (u2 - 1) [ (1 + β4Δσ2 )/ cos α2 ]2 - 1 (u2 - 1） （20）

式中，α2 为内啮合理论啮合角； u2 = z3
z2

= - -- -----O3P2
- -- -----O2P2

；

β3 = 1/ [ (u2 - 1) - -- -----O2P2 ]；β4 = u2 / [ (u2 - 1) - -- -----O3P2 ]。
2 考虑中心距误差时最大滑动率影响因素分析

在渐开线齿轮啮合过程中，某一啮合点处的线

速度是不同的；除节点外，轮齿间存在相对滑动。

在工程上常使用滑动率表示轮齿相对滑动的程度[7]。

本文研究的 3K⁃Ⅰ型行星轮系包含 3对齿轮副，分别

为高速级外啮合、内啮合齿轮副和低速级内啮合齿

轮副。以表1所示的行星轮系各齿轮参数为例进行分

析。由最大滑动率计算式可知，中心距误差是影响
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齿轮最大滑动率的因素。

以中心距误差为横坐标，齿轮最大滑动率的绝

对值为纵坐标，参考文献[8]中的中心距误差取值范

围并适当扩大误差范围，选取中心距误差范围为

[-0. 1，0. 1 ] mm。图 5所示为各齿轮副中心距误差与

最大滑动率的关系曲线。

分析图5可知：

1）在中心距误差范围内，外啮合齿轮副中，小

齿轮最大滑动率随中心距误差的变化而增加，大齿

轮变化趋势与之相反。

2）在中心距误差范围内，内啮合齿轮副中，两

内齿轮最大滑动率均随着中心距误差的变化而降低，

但两外齿轮却出现相反的变化趋势。

基于前文分析，中心距误差对外啮合与内啮合

齿轮副最大滑动率的影响趋势不同。为深入探究变

位系数与齿数比的影响规律，在保持模数、齿顶高

系数及中心距误差取值一致的前提下，分别选取高

速级外啮合与低速级内啮合齿轮副作为研究对象。

设定中心距误差分别为-0. 10、-0. 06、-0. 02、0、
0. 02、0. 06、0. 10 mm，重点分析了变位系数和齿数

比对各齿轮最大滑动率的影响。图 6~图 9 所示分别

为外、内啮合条件下，变位系数及齿数比与最大滑

动率的对应关系。

通过分析图6~图9，可以得出以下结论：

1）外啮合齿轮副中，小齿轮最大滑动率随着变

位系数的变化而增加，且在中心距误差由负值向正

值变化的过程中，小齿轮的最大滑动率整体有所增

加，大齿轮最大滑动率变化趋势与小齿轮相反；齿

轮副中，各齿轮最大滑动率均随着齿数比的增加而

降低，小齿轮最大滑动率随着中心距误差变化的过

程整体有所增加，大齿轮则相反。

2）对于内啮合小齿轮，在无中心距误差时，其

表1　行星轮系各齿轮初始参数

Tab. 1 Initial parameters of various gears in the planetary gear 

train

参数

齿数

模数/mm

α/（°）

变位系数

高速级

太阳轮 a

9

1. 75

20

0. 27

行星轮b

20

1. 75

20

0. 288 6

内齿圈 c

51

1. 75

20

-0. 141 7

低速级

行星轮d

18

1. 75

20

0. 264

内齿圈 e

48

1. 75

20

0. 264

图5　行星轮系各齿轮最大滑动率与中心距误差关系

Fig. 5　Relation between the maximum sliding rate and the center 

distance error of each gear of the planetary gear train

图6　外啮合变位系数与最大滑动率

Fig. 6　External mesh modification coefficient and the maximum 

sliding rate

图7　内啮合变位系数与最大滑动率

Fig. 7　Internal meshing modification coefficient and the maximum 

sliding rate
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最大滑动率随变位系数增大呈先增后减趋势，并在

0. 13处达到峰值。引入中心距误差后，峰值位置发

生偏移，负误差使峰值点向无误差峰值的左侧移动，

且偏移量随误差值的增大而增加；正误差则使峰值

点向右侧偏移。

3）内啮合大齿轮的最大滑动率随变位系数的变

化规律，虽与外啮合小齿轮呈现出相似的趋势，但

其整体变化方向却与之相反。在齿数比影响方面，

随着齿数比增大，小齿轮最大滑动率逐渐降低，大

齿轮则相应升高，这一演变规律与外啮合齿轮副保

持一致。

因此，变位系数及齿数比是影响齿轮最大滑动

率的主要因素。其中，变位系数影响最大，在一定

值范围内会使齿轮最大滑动率大幅增加且变化趋势

发生转变。

3 基于等滑动率原则的变位系数优化

在对行星轮系的优化设计中，需要重点考虑变

位系数对齿轮最大滑动率的影响，合理分配变位系

数，使轮系中各齿轮最大滑动率尽可能地降低，并

且使各齿轮副间的滑动率尽可能相等，从而避免齿

轮的破坏。对于约束条件下的非线性优化问题，其

数学模型包括优化设计变量、优化目标函数、约束

条件3个基本要素。

3. 1　目标函数

以滑动率为优化目标，选择含中心距误差的行

星轮系各齿轮对最大滑动率绝对值差值的和最小为

目标函数。

3K⁃Ⅰ型行星轮系包括3部分滑动率差值：

太阳轮 a与行星轮b之间的滑动率差值η1O，即

min f1 ( x ) = η1O = |η1max (外）| - |η2max（外）| （21）
行星轮b与内齿圈 c之间的滑动率差值η2O，即

min f2 ( x ) = η2O = |η2max (内）| - |η3max（内）| （22）
行星轮d与内齿圈 e之间的滑动率差值η3O，即

min f3 ( x ) = η3O = |η4max (内）| - |η5max (内）| （23）
采用加权平均法[9-10]，将各分目标函数通过加权

求和形成统一的总目标函数，把复杂的多目标问题

转换为单目标问题。

总目标函数为

min F ( x ) = 0.714η1O + 0.143η2O + 0.143η3O （24）
3. 2　优化设计变量

优化设计变量是影响设计质量和结果的可变参

数。由上述分析可知，变位系数对轮系各啮合齿轮

最大滑动率影响显著，选择合适的齿轮变位系数对

提高齿轮齿面承载能力十分重要。因此，在不改变

行星轮系各齿轮模数、齿数等参数的情况下，优化

设计变量选取轮系各齿轮变位系数及太阳轮与双联

行星轮的中心距误差，即
X = [ xa，xb，xc，xd，xe，Δσ1，Δσ2 ]T =

[ x1，x2，x3，x4，x5，x6，x7 ]T （25）
3. 3　约束条件的建立

在行星轮系传动系统设计过程中，相关几何尺

寸会随着齿轮参数的变化而变化，同时，相应传动

质量指标也会随之变化。虽然变位系数选取的限制

条件较多，但最主要的是保证齿廓不重叠干涉和连

续传动条件[11]。本文变位系数优化设计中，主要约

束函数有以下4个方面。

图9　内啮合齿数比与最大滑动率

Fig. 9　Internal gear tooth ratio and the maximum sliding rate

图8　外啮合齿数比与最大滑动率

Fig. 8　External gear tooth ratio and the maximum sliding rate
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1）齿轮齿根不根切约束条件。对于小齿数的太

阳轮，为

x1 - 14 - z1
zmin

≥ 0 （26）
对于其他齿轮，为

xi - h*a + 0.5zi sin2α ≥ 0，i = 2，3，4，5 （27）
式中，zmin 为齿轮不根切的最小齿数，zmin = 17；h*a 为

齿顶高变动系数，h*a = 1。
2）重合度约束条件。表达式为

εα = z1 ( tan αa1 - tan α') ± z2 ( tan αa2 - tan α')
2π ≥ 1.1

（28）
式中，α'为各齿轮副实际啮合角。

3）齿顶圆齿厚约束条件。表达式为

dai [ π + 4xi tan α
2zi + f inv（α）- f inv（αai）] ≥ [ Sa ]，

i = a，b，c，d，e （29）
式中，finv(·)为渐开线函数；[ Sa ]为许用齿顶圆厚度，

一般取0. 3m，其中，m为齿轮模数。

4） 中心距约束条件。当中心距误差小于 0 时，

在实际中无法安装行星轮系。因此，对中心距误差

做适当约束，即

0 ≤ Δσ ≤ 0.1 mm （30）
3. 4　优化结果分析

编写目标函数及约束条件的 Matlab 软件程序，

并利用 fmincon命令进行优化求解。优化前、后的变

量参数如表2所示。

对优化后轮系各齿轮最大滑动率及差值进行求

解，优化前、后对比如表3所示。

通过对比分析可知，优化后最大滑动率除内齿

圈 c 有较小增大外，其余各齿轮均有不同幅度的降

低；优化后 3 对齿轮副滑动率差值分别降低了

45. 0%、92. 9%、91. 5%。表明变位系数优化有效改

善了各齿轮副间的磨损情况。

由行星轮系各齿轮最大滑动率表达式，在太阳

轮中心距误差范围Δσ1 ∈ [ 0，0. 1 ] mm及双联行星轮

中心距误差范围 Δσ2 ∈ [ 0，0. 1 ] mm 内，利用 Matlab
软件编程，绘制轮系中3对齿轮副优化前后齿轮最大

滑动率绝对值差值在中心距误差范围内的变化情况，

如图 10~图 12 所示。由图 10~图 12 可知，在中心距

误差范围内，优化后3对齿轮副间最大滑动率绝对值

的差值均有不同幅度的降低。

图10　高速级外啮合优化前后对比图

Fig. 10　Comparison diagram of the high-speed external meshing 

before and after optimization

表3　优化前、后齿轮最大滑动率及差值对比

Tab. 3 Comparison of the maximum sliding rate and the difference of gears before and after optimization

名称

最大滑动率

差值

优化前

优化后

变化率/%
优化前

优化后

变化率/%

太阳轮 a

-3. 325 4
-2. 719 7

18. 2
3. 292 3
1. 809 6

45. 0

行星轮b

外啮合

6. 617 7
4. 529 3

31. 6

内啮合

-4. 359 9
0. 143 2

96. 7
3. 990 5
0. 283 3

92. 9

内齿圈 c

0. 369 4
0. 426 5

15. 5

行星轮d

2. 699 4
0. 529 5

80. 4
2. 282 6
0. 193 9

91. 5

内齿圈 e

0. 416 8
0. 335 6

19. 5

表2　行星轮系设计变量优化前、后对比

Tab. 2　Comparison of the design variables of the planetary gear train before and after optimization

参数

变量名称

初始值

优化值

xa
x1

0. 27

0. 294 1

xb
x2

0. 288 6

0. 886 6

xc
x3

-0. 141 7

0. 865 5

xd
x4

0. 264

0. 039 1

xe
x5

0. 264

0. 566 8

Δσ1/mm

x6
0

0

Δσ2/mm

x7
0

0. 1
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图11　高速级内啮合优化前后对比图

Fig. 11　Comparison diagram of the high-speed internal meshing 

before and after optimization

图12　低速级内啮合优化前后对比图

Fig. 12　Comparison diagram of the low-speed internal meshing 

before and after optimization

以均值为优化性能评估参数，对优化前后的轮

系中3对齿轮副间最大滑动率绝对值差值进行优化性

能评估。在中心距误差 Δσ1 与 Δσ2 范围内，将中心

距误差 100等分，分别求解优化前后 3对齿轮副间最

大滑动率绝对值差值，得到 6个目标矩阵。优化前、

后矩阵均值对比如表4所示。

表4　优化性能评估

Tab. 4　Optimized performance evaluation

名称

均值

变化率/%

优化前

优化后

齿轮副

高速级
外啮合

3. 317 3

2. 668 6

19. 6

高速级
内啮合

3. 580 4

0. 324 5

90. 9

低速级
内啮合

2. 951 5

0. 115 0

96. 1

分析优化前、后最大滑动率绝对值差值的变化

情况可知，在中心距误差允许范围内，优化后轮系

中3对齿轮副间最大滑动率绝对值的差值分别降低了

19. 6%、90. 9%、96. 1%，优化结果较好。

3. 5　优化方案分析

为简便优化程序，将中心距误差作为优化设计

变量，这必然会影响优化效果。因此，需进行优化

方案的分析。考虑将中心距误差作为优化设计变量

对优化结果的影响，取4组中心距误差作为定值，并

对变位系数进行优化。优化结果与第3. 4节中优化结

果的对比如表5所示。

表5　优化方案分析

Tab. 5 Optimization plan analysis

参数

变位系数

最大滑动率

最大滑动率差值

方案

①
②
③
④
⑤
①
②
③
④
⑤
①
②
③
④
⑤

太阳轮 a

0. 294 1

0. 302 2

0. 321 5

0. 309 7

0. 306 7

-2. 719 7
-2. 556 1
-2. 899 5
-2. 505 0
-2. 669 0

1. 809 5

2. 635 8

2. 200 1

4. 098 9

2. 984 2

行星轮b

外啮合

0. 886 6

0. 920 3

0. 715 3

0. 805 0

0. 769 7

4. 529 3

5. 191 9

5. 099 6

6. 603 9

5. 653 2

内啮合

0. 143 2

0. 052 9

0. 465 9

0. 231 0

0. 340 1

0. 283 3

0. 396 1

0. 060 3

0. 204 9

0. 072 6

内齿圈 c

0. 865 5

0. 907 6

0. 593 3

0. 689 9

0. 675 0

0. 426 5

0. 449 0

0. 405 6

0. 435 9

0. 412 7

行星轮d

0. 039 1

0. 097 0

0. 373 2

0. 472 1

0. 195 2

0. 529 5

0. 286 2

0. 225 3

0. 054 2

0. 425 7

0. 194 0

0. 083 5

0. 184 9

0. 396 4

0. 051 8

内齿圈 e

0. 566 8

0. 633 6

0. 776 5

0. 884 0

0. 632 5

0. 335 6

0. 369 7

0. 411 1

0. 450 5

0. 373 9
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方案①为中心距误差作为优化设计变量；方案

②为 Δσ1 = 0、Δσ2 = 0；方案③为 Δσ1 = 0、Δσ2 =
0. 1 mm；方案④为Δσ1 = 0. 1 mm、Δσ2 = 0；方案⑤
为Δσ1 = 0. 1 mm、Δσ2 = 0. 1 mm。

在齿轮啮合过程中，齿轮的滑动率与最大滑动

率差值越小，齿轮的传动越平稳、能量损失越小、

齿轮对间的磨损越平衡。

对比5种优化方案可知，当中心距误差作为优化

设计变量时，3对齿轮副滑动率差值和最小，且各齿

轮副滑动率差值及各齿轮最大滑动率结果较好。因

此，将中心距误差作为优化设计变量的方案合理。

4 结论

在考虑中心距误差的基础上，研究了 3K⁃Ⅰ型行

星轮系的最大滑动率及其影响因素，并基于等滑动

率原则对其变位系数进行了优化。得到以下主要

结论：

1）考虑中心距误差，推导出齿轮最大滑动率的

计算模型。其中，变位系数和齿数比是影响最大滑

动率的主要因素。

2）在中心距误差范围内，外啮合齿轮副中，小

齿轮最大滑动率随中心距误差由正值向负值的变化

而增加，大齿轮变化趋势相反；内啮合齿轮副中，

两内齿轮最大滑动率均随着中心距误差的变化而降

低，但两外齿轮会出现相反的变化趋势。

3）变位系数及齿数比是影响齿轮最大滑动率的

主要因素。其中，变位系数的影响最大，在一定范

围内会使齿轮最大滑动率大幅增加且变化趋势发生

转变。

4）优化后的轮系中，3对齿轮副间最大滑动率

绝对值的差值分别降低了19. 6%、90. 9%、96. 1%。
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