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齿面成形方法对鼓形齿联轴器齿形及其接触性能
影响机制
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摘要：鼓形齿轮齿面成形方法主要有 2 种：成形方法Ⅰ为滚刀绕位移圆圆心作圆弧运动展成鼓形

齿面，成形方法Ⅱ为滚刀绕位移圆圆心作圆弧运动展成鼓形齿面。以上 2 种成形方法生成的齿形差

异及影响机制尚不清楚。因此，基于齿面加工仿真，推导了 2 种成形方法的齿面模型。采用啮合原

理和有限元，建立了几何和承载接触分析模型。对比了 2 种成形方法的齿形、几何及承载接触特

性。结果表明：在位移圆半径相等时，随着位移圆半径的增大，成形方法Ⅰ与Ⅱ的齿形偏差逐渐减小，

最大偏差 251 μm；成形方法 Ⅰ比Ⅱ的齿间载荷分配更加不均匀，最大载荷比最小载荷多 702.8%、

451.2%；在鼓形量相等下，成形方法Ⅱ的位移圆半径须大于 Ⅰ，两者差 200 mm，成形方法 Ⅰ与Ⅱ的齿间

载荷分配接近。
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Influence mechanism of tooth surface forming methods on the tooth 
profile and contact performance of crown gear coupling
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Abstract: Crown gear couplings are primarily manufactured using two tooth surface forming methods. In Forming 

Method I, the hob centre makes circular motion around the displacement circle center, while in Forming Method 

II, the gear shaper centre follows the same motion.  However, the differences in tooth profiles and the mechanisms 

influencing their contact performance between these two methods remain unclear. To address this, simulations of 

the tooth surface machining processes for both forming methods were conducted, and the resulting hub tooth 

surfaces were modeled. Geometric tooth contact analysis and loaded tooth contact analysis models were 

established using meshing theory and the finite element method. Comparative analyses of tooth profiles, unloaded, 

and loaded contact characteristics were performed. Results show that, under identical displacement circle radii, the 

tooth profile deviations between the two forming methods gradually decreases as the radius increases, with a 

maximum deviation of 251 μm. Moreover, load sharing among teeth is notably less uniform in Forming Method I 
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than in Forming Method II, with maximum loads exceeding minimum loads by 702.8% and 451.2%, respectively. 

For equal crowning amounts, Forming Method II requires a larger displacement circle radius than Method I, with 

a difference of 200 mm. Despite this, the load-sharing performance of both methods becomes comparable under 

these conditions.

Keywords: crown gear coupling; tooth surface forming methods; tooth profile comparison; geometric tooth 

contact analysis; loaded tooth contact analysis

齿轮传动是制造业中多个领域的关键零部件，鼓形齿联轴器是齿轮传动不可或缺的重要组成部分。鼓

形齿联轴器由一个内齿圈和一个具有相同齿数的鼓形齿轮组成，能补偿轴间角向不对中，传递扭矩大，传动

性能好，在船舶 [1]、交通 [2]、轧钢 [3]、风电 [4]等领域应用广泛。

鼓形齿轮齿形为齿顶球面、齿面齿向鼓形，其齿形直接影响鼓形齿联轴器的接触性能。目前，主要有 2

种成形方法：方法Ⅰ为滚刀绕位移圆圆心作圆弧运动展成齿面，方法Ⅱ为插齿刀绕位移圆圆心作圆弧运动展成

齿面 [5]。基于方法Ⅰ，大量学者对齿面接触分析进行了研究。Alfares等 [6]和魏家麒等 [7]采用齿面离散网格法，研

究了模数、压力角及鼓形量对间隙的影响，结果表明增大模数和压力角会增大转动过程中的最小间隙，合适

的鼓形量有助于改善间隙分布。关亚彬等 [8]基于接触理论，提出了一种快速精确的侧隙设计方法，并与齿面

离散网格法进行了对比，验证了所提方法的精确性。陈春俊等 [9]计算了高速动车鼓形齿联轴器的最小间隙，

建立了运动状态与收缩电阻的关系，得出收缩电阻与力矩呈反比关系的结论。肖来元等 [10-11]应用边界元对鼓

形齿联轴器进行了多齿接触数值求解，得到了实际接触齿对数。Keum 等 [12]，Shinoda 等 [13-14]和 Vondra 等 [15]采

用有限元建立了轴交角下鼓形齿联轴器的有限元模型，研究了承载接触特性，最大接触应力将随着轴交角的

增大出现在不同的轮齿上，接触位置从齿面的中心移动到边缘。Guo 等 [16]和 Spura[17]分别提出了基于赫兹接

触理论和 Weber-Banaschek 理论的鼓形齿联轴器接触解析模型，该模型可用于接触齿对数、轮齿载荷、刚度、

应力、变形和安全系数的计算，与有限元方法进行了对比，验证了接触解析模型的准确性。基于方法Ⅱ，

Renzo 等 [18]和齿轮手册 [19]讨论了鼓形齿联轴器在轴交角下的运动特性和承载能力，但未给出具体建模方法。

从上述分析可知，目前研究主要是基于成形方法Ⅰ进行接触分析，有关成形方法Ⅱ的研究很少。此外，成形方

法Ⅰ与Ⅱ在鼓形量相等和位移圆半径相等 2 种加工条件下，齿形均不相同，必然导致 2 种成形方法生成的齿形

及接触性能的差异。然而，成形方法对成形差异及影响机制仍不清楚。

因此，基于 2 种成形方法，分别建立鼓形齿轮齿面模型，采用几何和承载接触分析方法，对比了 2 种成形

方法在鼓形量相等和位移圆半径相等 2 种加工条件下的齿形、间隙、齿间载荷分配及齿面载荷分布。齿形是

影响鼓形齿联轴器接触性能的主要因素，研究以上 2 种成形方法在鼓形量相等和位移圆半径相等下的接触

特性，对进一步提升其性能具有重要意义。

1　鼓形齿轮齿面几何模型

1.1　成形方法Ⅰ

成形方法Ⅰ由滚刀绕位移圆圆心作圆弧运动展成鼓形齿轮齿面，其齿形特点是所有包含位移圆圆心的任

一截面廓形与中间截面廓形相同。图 1 为成形法Ⅰ生成的鼓形齿轮齿面，其中图 1（a）为求鼓形齿轮坐标系，以

位移圆圆心 O1为原点，建立坐标系 S1(x1,y1,z1)，以鼓形齿轮中心点 Oh为原点，建立坐标系 Sh(xh,yh,zh)，圆心 O1到

中心点 Oh之间的距离用 e表示，ra为齿顶圆半径。

假定点 M1m为鼓形齿轮在中间截面廓形曲线 rh上的任意一点，则点 M1m的坐标在坐标系 S1(x1,y1,z1)下可表

示为

r ( M 1m )
1 = M 1h rh， （1）

式中，M1h为坐标系 Sh(xh,yh,zh)到坐标系 S1(x1,y1,z1)的坐标变换矩阵。
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鼓形齿轮齿面可通过绕位移圆圆心 O1旋转中间截面上任意一点 M1m与位移圆圆心 O1连线得到的点 M1m

的轨迹获得。假定点 M1为以 O1为圆心，O1M1m 为半径的圆弧上的任意一点，则点 M1在坐标系 S1(x1,y1,z1)中的

坐标可表示为

r ( M 1 )
1 =

é

ë

ê

ê

ê
êê
ê
ê

ê

ê

ê ù

û

ú

ú

ú
úú
ú

ú

ú1 0 0 0

0 cos θM 0 0

0 sin θM 1 0

0 0 0 0

r ( M 1m )
1 ， （2）

式中，θM为直线 O1M1m与直线 O1M1的夹角。

应用坐标变换，将点 M1的坐标从坐标系 S1(x1,y1,z1)变换到坐标系 Sh(xh,yh,zh)中：

r ( M 1 )
h = M h1 r ( M 1 )

1 ， （3）

式中，Mh1为坐标系 S1(x1,y1,z1)到坐标系 Sh(xh,yh,zh)的坐标变换矩阵。

1.2　成形方法Ⅱ

成形方法Ⅱ由插齿刀绕位移圆圆心作圆弧运动展成鼓形齿轮齿面，其齿形特点是平行于端面的任一截面

廓形为连续变位渐开线。图 2 为模型Ⅱ鼓形齿轮齿面。

定义点 Oh和点 O1分别为鼓形齿轮中心点和位移圆圆心，rf为分度圆半径，ly为位移圆和中间截面的交点

与位移圆和任一截面的交点沿轴线 yh方向的距离，lz为任一截面与中间截面之间的偏置距离，x 为任一截面齿

廓变位系数。从图 2（b）可以看出，在 zh=0（鼓形齿中间截面）处鼓形齿沿分度圆方向的齿厚最大，zh=±B/2（鼓

形齿齿宽端面）处鼓形齿沿分度圆方向的齿厚最小。中间截面齿廓变位系数 x=x0为最大值，齿宽端面齿廓变

图 2　成形法Ⅱ的鼓形齿轮齿面

Fig. 2　　Hub tooth surface generated by forming method Ⅱ

图 1　成形法Ⅰ的鼓形齿轮齿面

Fig. 1　　Hub tooth surface generated by forming method I
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位系数 x=x2为最小值。

位移圆半径 Rds可表示为

R ds = r f + e， （4）

ly可表示为

ly = R ds - R ds
2 - lz

2 。 （5）

由于鼓形齿轮齿面是由其端面齿廓沿轴线 zh方向连续变位形成，参数 ly与模数 m、变位系数 x1、变位系数

x0之间的关系可表示为

ly = m ( x0 - x1 )。 （6）

联立公式（5）和公式（6），可得任一截面的齿廓变位系数

x1 = x0 - R ds - R ds
2 - lz

2

m
。 （7）

将公式（7）求得的任一截面的齿廓变位系数 x1替换中间截面廓形曲线 rh 中的变位系数，连续改变变位系

数 x1，使其从 x2增大为 x0，便可表达出成形方法Ⅱ的鼓形齿轮齿面模型。

2　鼓形齿联轴器几何及承载接触分析模型

2.1　几何接触分析模型

图 3 为鼓形齿联轴器啮合坐标系。坐标系 Sh(xh,yh,zh)和 Ss(xs,ys,zs)分别固联在鼓形齿与内齿圈上，Sf(xf,yf,zf)

为固定坐标系，Sf1(xf1,yf1,zf1)为辅助坐标系，Sθ(xθ,yθ,zθ)为轴交角误差坐标系，φh与 φs分别是鼓形齿轮与内齿圈的

啮合转角，θ为轴交角。

建立几何接触分析模型，须将鼓形齿轮与内齿圈在各自坐标系的位置矢量转换到同一固定坐标系 Sf(xf,

yf,zf)下，进而在坐标系 Sf(xf,yf,zf)下表示出鼓形齿轮的位置矢量 r ( B )
f ( )φh ,s,θd 和法向矢量 n ( B )

f ( )φh ,s,θd ，内齿圈的

位置矢量 r ( B1 )
f ( )φ s ,φ c1 ,ls 和法向矢量 n ( B1 )

f (φ s ,φ c1 ,ls)
r ( B )

f (φh ,s,θd) = M fθ M θh r ( B )
h ( s,θd)， （8）

n ( B )
f (φh ,s,θd) =

∂r ( B )
f

∂s
×

∂r ( B )
f

∂θd

|
|
||||

|
|
|||| ∂r ( B )

f

∂s
×

∂r ( B )
f

∂θd

， （9）

图 3　鼓形齿联轴器啮合坐标系

Fig. 3　　Meshing coordinate system of crown gear coupling
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r ( B1 )
d (φ s ,φ c1 ,ls) = M fθ M θf1 M f1s r ( B1 )

s (φ c1 ,ls)， （10）

n ( B1 )
f (φ s ,φ c1 ,ls) =

∂r ( B1 )
f

∂φ c1

×
∂r ( B1 )

f

∂ls

|

|
|
||
||

|
|
||
| ∂r ( B1 )

f

∂φ c1

×
∂r ( B1 )

f

∂ls

， （11）

式中：Mθh为坐标系 Sh(xh,yh,zh)到 Sθ(xθ,yθ,zθ)的坐标变换矩阵；M fθ为坐标系 Sθ(xθ,yθ,zθ)到坐标系 Sf(xf,yf,zf)的坐标变

换矩阵；M f1s坐标系 Ss(xs,ys,zs)到坐标系 Sf1(xf1,yf1,zf1)的坐标变换矩阵；Mθf1为坐标系 Sf1(xf1,yf1,zf1)到 Sθ(xθ,yθ,zθ)的坐

标变换矩阵；ΔE=0。

鼓形齿联轴器啮合时，鼓形齿轮与内齿圈处于连续切触状态，即任一时刻两齿面的位置矢量和法向矢量

在啮合坐标系 Sf(xf,yf,zf)均重合，满足切触方程：

r ( B )
f (φh ,s,θd) = r ( B1 )

f (φ s ,φ c1 ,ls)， （12）

n ( B )
f (φh ,s,θd) = n ( B1 )

f (φ s ,φ c1 ,ls)。 （13）

联立式（12）和（13）可得鼓形齿轮啮合转角 φh处的齿面接触点，然后以一定步长 Δφh改变 φh，继续求解，直

至转动 1 周，即可得到接触点轨迹。

2.2　承载接触分析模型

鼓形齿联轴器与一般齿轮传动 [20-22]不同，在轴交角、负载扭矩下，所有齿可同时参与啮合，但所有啮合齿

对的啮合状态均不相同。因此，必须建立鼓形齿联轴器的全齿有限元网格模型，研究所有啮合齿对的接触过

程和应力状态的变化规律，才能反映其啮合性能，这一过程远比一般齿轮啮合分析更为复杂。

按照图 3 所示的啮合关系，应用空间坐标变换方法进行装配，装配后的有限元网格模型如图 4 所示。在

对鼓形齿联轴器进行承载接触分析时，将内齿圈轮缘节点（红色区域）施加固定位移约束，而对鼓形齿轮的约

束可通过刚性耦合六自由度点单元实现。在鼓形齿轮中心参考节点（x＝0，y＝0，z＝0）定义一个单节点六自

由度的点单元，将鼓形齿轮轴孔面节点（黄色区域）与该点单元刚性耦合，保留其绕 z轴的旋转自由度，其他方

向的自由度全部约束，其中 z 轴与鼓形齿轮轴线相同。同时，在该点单元上施加绕 z 轴逆时针方向的负载扭

矩 T。

3　位移圆半径相等下成形方法Ⅰ与Ⅱ的对比分析

以某鼓形齿联轴器为例，基于上述建立的鼓形齿轮齿面模型，深入研究位移圆半径相等下和鼓形量相等

下 2 种成形方法生成的鼓形齿齿形、几何接触及承载接触特性。表 1 为某鼓形联轴器的结构参数。

图 4　鼓形齿联轴器承载接触分析模型

Fig. 4　　Loaded tooth contact analysis model of crown gear coupling
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3.1　齿形

位移圆半径 Rds是决定鼓形齿齿向鼓形量的重要加工参数，基于此，计算并绘制出位移圆半径 Rds分别为

1 000、3 000、5 000 mm 的成形方法之间的齿廓偏差分布云图，分别如图 5（a）、图 5（b）和图 5（c）所示，图中红

色、蓝色分别代表成形方法Ⅰ和成形方法Ⅱ的鼓形齿齿廓。

从图 5 中可以看出，在位移圆半径 1 000、3 000、5 000 mm 下，成形方法Ⅰ和Ⅱ的齿廓最大偏差依次为 251、

80、48 μm。结果表明，随着位移圆半径的增大，成形方法 Ⅰ和Ⅱ的齿廓形状最大偏差逐渐减小，即由 2 种成形

方法得到的鼓形齿齿形越接近。当位移圆半径增大到无穷大时，成形方法Ⅰ和Ⅱ的鼓形齿轮齿面齿廓形状均

为标准渐开线齿廓，两模型之间齿廓形状偏差均为 0 μm，此时成形方法Ⅰ和Ⅱ生成的齿形相同。

3.2　几何接触分析

在轴交角为 0.2°、位移圆半径为 3 000 mm 时，应用提出的几何接触分析模型 [23]，求解出成形方法 Ⅰ与Ⅱ的

鼓形齿联轴器最小周向间隙分布及齿面接触点轨迹，如图 6 和图 7 所示。

从图 6 中可以看出，对于成形方法Ⅰ与Ⅱ，从初始啮合转角 0°开始，转动 1 周至啮合转角 360°的过程中，最

小周向间隙均按照啮合转角在 0°~15°逐渐增大，15°~105°逐渐减小，105°~195°逐渐增大，195°~285°逐渐减

小，285°~360°逐渐增大的规律变化并且呈现周期性变化。成形方法 Ⅰ与Ⅱ的最小周向间隙在纯摆动区附近

（φh=15°和 195°）达到最大，均为 0 μm；在纯翻转区附近（φh=105°和 285°）达到最小，分别为-74 μm 和-56 μm。

表 1　某鼓形齿联轴器结构参数

Table 1　　Structural parameters of a marine crown gear coupling

参数

鼓形齿轮

内齿圈

齿数

92

92

模数/mm

8

8

齿宽/mm

150

180

分度圆压力

角/(°)

20

20

齿顶高/mm

6.4

6.4

齿根高/mm

8.4

6.4

刀具齿顶圆角

半径/mm

3.04

1.20

轴交角/(°)

0.2

0.2

图 5　成形方法Ⅰ与Ⅱ在各位移圆半径下的齿廓偏差

Fig. 5　　Tooth profile deviations of forming method Ⅰ and Ⅱ of different displacement circle radii

26



关亚彬，等：齿面成形方法对鼓形齿联轴器齿形及其接触性能影响机制第  1 期

因此，当鼓形齿联轴器轴线角向不对中时，成形方法Ⅰ的最小周向间隙的最小值比成形方法Ⅱ的小。

从图 7 中可以看出，成形方法Ⅰ与Ⅱ在每一个啮合转角（0°~360°）处鼓形齿轮和内齿圈呈点接触，接触点沿

齿廓方向分布在鼓形齿的齿顶和齿根区域，纯摆动区域附近的接触点靠近齿宽中间截面，而纯翻转区附近的

接触点靠近齿宽端部。对比成形方法 Ⅰ与Ⅱ，发现成形方法 Ⅰ大多数的接触点都处于鼓形齿轮齿面的齿根处，

而成形方法Ⅱ的接触点在鼓形齿轮齿面的齿根处和齿顶处的数目基本一致。

3.3　承载接触分析

在轴交角为 0.2°、负载为 1.75×106 N·m 时、位移圆半径为 3 000 mm 时，应用承载接触分析模型，对比分析

成形方法Ⅰ与Ⅱ的承载接触特性。

图 8 为成形方法 Ⅰ与Ⅱ的齿面接触应力分布。从图中可以看出，当鼓形齿轮与内齿圈由轴向对中转为轴

线角向不对中时，接触位置由齿宽中间截面向端面移动，此时并非所有轮齿都参与啮合，而是只有部分纯翻

转区附近的轮齿处于接触状态。与成形方法Ⅱ相比，成形方法Ⅰ会引起更加严重的应力集中，产生更大的齿面

图 6　位移圆半径为 3 000 mm 时成形方法Ⅰ与Ⅱ的最小周向间隙分布

Fig. 6　　Minimum circumferential clearance distribution of forming method Ⅰ and Ⅱ with 

displacement circle radius of 3 000 mm

图 7　位移圆半径为  3 000 mm 时成形法Ⅰ与Ⅱ的鼓形齿轮齿面接触点轨迹

Fig. 7　　Tooth contact point trajectory of forming method I and II with displacement circle radius of 3 000 mm
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接触应力。成形方法Ⅰ与Ⅱ的最大齿面接触应力分别为 359 MPa 和 270 MPa，成形方法Ⅰ的最大接触应力比成

形方法Ⅱ大 33%。

图 9 为成形方法Ⅰ与Ⅱ的齿间载荷分配曲线。从图中可以看出，成形方法Ⅰ与Ⅱ参与啮合的齿对数均为 92，

受到载荷最大轮齿位置处于纯翻转区附近的轮齿#29、#75，受到的载荷依次为 35 579、33 401 N·m。受到载

荷最小轮齿位置处于纯摆动区附近的轮齿#5、#51，受到的载荷依次为 4 432、6 060 N·m。最大受载轮齿比最

小受载轮齿承受的载荷多 702.8%、451.2%。因此，在相同的位移圆半径下，成形方法Ⅱ比Ⅰ的齿间载荷分配更

加均匀。

4　鼓形量相等下成形方法Ⅰ与Ⅱ的对比分析

图 10（a）和 10（b）分别为位移圆半径 3 000 mm 时成形方法Ⅰ与Ⅱ的鼓形齿相对于标准直齿轮的齿面修形

量分布，其图中红色、蓝色、黑色分别代表成形方法Ⅰ的鼓形齿齿廓、成形方法Ⅱ的鼓形齿齿廓及标准直齿轮齿

廓。从图 10（a）可以看出，在位移圆半径 3 000 mm 时，成形方法Ⅰ与Ⅱ的鼓形量（即图中的最大修形量）分别为

317 μm 和 338 μm，可知成形方法Ⅱ在相等位移圆半径下鼓形量并不相等。本节将对鼓形量相等下成形方法Ⅰ

与Ⅱ在齿形、几何接触特性和承载接触特性等方面进行对比分析。为保证成形方法Ⅰ与Ⅱ的鼓形量相等，须改

变其中任一成形方法的位移圆半径。成形方法 Ⅰ在位移圆半径 3 000 mm 时的鼓形量为 317 μm，要使成形方

法Ⅱ的鼓形量与成形方法Ⅰ相等，成形方法Ⅱ的位移圆半径须增大为 3 200 mm。

图 8　位移圆半径为 3 000 mm 时成形方法Ⅰ与Ⅱ的齿面接触应力分布

Fig. 8　　Tooth contact pressure distribution of forming method I and II with displacement circle radius of 3 000 mm

图 9　位移圆半径为 3 000 mm 时成形方法Ⅰ与Ⅱ的齿间载荷分配

Fig. 9　　Load sharing among teeth of forming method I and II with displacement circle radius of 3 000 mm
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4.1　齿形

图 11 为鼓形量为 317 μm 时成形方法Ⅰ与Ⅱ的齿廓偏差，其图中红色、蓝色分别代表成形方法Ⅰ和成形方法

Ⅱ的鼓形齿齿廓。从图中可以看出，齿廓偏差在齿端靠近齿根达到最大值 59 μm。齿廓偏差在齿端靠近齿顶

为 0 μm，这是由于成形方法 Ⅰ和Ⅱ生成的鼓形齿轮齿面修形量均在此处最大。此外，齿廓偏差仍关于齿宽中

间截面对称。

4.2　几何接触分析

在轴交角为 0.2°、鼓形量为 317 μm 时，应用几何接触分析模型，求解出成形方法Ⅰ与Ⅱ的最小周向间隙分

布及齿面接触点轨迹，如图 12 和图 13 所示。

从图 12 中可以看出，成形方法 Ⅰ与Ⅱ的最小周向间隙在纯摆动区附近（φh 为 15°和 195°）达到最大，均为

0 μm；在纯翻转区附近（φh为 105°和 285°）达到最小，分别为-74 μm 和-60 μm。因此，在鼓形量相同、轴线角

图 10　位移圆半径为 3 000 mm 时成形方法Ⅰ与Ⅱ的齿面修形量分布

Fig. 10　　Tooth surface modification amount distribution of forming methods I and II with displacement circle radius of 3 000 mm

图 11　鼓形量为 317 μm 时成形方法Ⅰ与Ⅱ的齿廓偏差

Fig. 11　　Tooth profile deviations of forming method Ⅰ and Ⅱ with crowning amount of 317 μm

图 12　鼓形量为 317 μm 时成形方法Ⅰ与Ⅱ的最小周向间隙分布

Fig. 12　　Minimum circumferential clearance distribution of forming method Ⅰ and Ⅱ with crowning amount of 317 μm
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向不对中下，成形方法Ⅰ的最小周向间隙的最小值比Ⅱ小。

对比图 13（a）和图 13（b）可以发现，成形方法Ⅰ的大多数的接触点都处于鼓形齿轮齿面的齿根，而成形方

法Ⅱ的接触点在鼓形齿轮齿面的齿根处和齿顶处的数目基本一致。对比图 13（b）和图 7（b）可以发现，鼓形量

相等下成形方法Ⅱ的接触点轨迹比位移圆半径相等下成形方法Ⅱ的接触点轨迹向齿宽端部略有扩展，这是由

于鼓形量相等下的成形方法Ⅱ位移圆半径比位移圆相等下成形方法Ⅱ位移圆半径大，对轴交角更敏感。

4.3　承载接触分析

在轴交角为 0.2°、负载为 1.75×106 N·m、鼓形量为 317 μm 时，应用承载接触分析模型，对比分析成形方法Ⅰ

与Ⅱ的承载接触特性。

图 14 为成形方法Ⅰ与Ⅱ的齿面接触应力分布。对比图 14（a）和图 14（b）可以看出，在鼓形量相等下，成形

方法Ⅱ在纯翻转区附近的轮齿在齿顶和齿根处均存在边缘接触，而成形方法Ⅰ在纯翻转区附近的轮齿仅在齿

根处存在边缘接触。

图 15 为成形方法 Ⅰ与Ⅱ的齿间载荷分配曲线。对比图 15 和图 9 可以发现，鼓形量相等时，两模型的齿间

载荷分配曲线比位移半径相等时更接近。因此，在轴交角和负载扭矩一定的条件下，齿面的鼓形量决定了鼓

形齿联轴器的齿间载荷分配曲线。

图 13　鼓形量为 317 μm 时成形方法Ⅰ与Ⅱ的齿面接触点轨迹

Fig. 13　　Tooth contact point trajectory of forming method I and II with crowning amount of 317 μm

图 14　鼓形量为 317 μm 时成形方法Ⅰ与Ⅱ的齿面接触应力分布

Fig. 14　　Tooth contact pressure distribution of forming method I and II with crowning amount of 317 μm
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5　结　论

为揭示成形方法生成的鼓形齿轮齿形差异及影响机制，分别建立了滚刀和插齿刀绕位移圆圆心作圆弧

运动展成的鼓形齿轮齿面模型。在此基础上，对比分析了成形方法Ⅰ与Ⅱ分别在位移圆半径相等时和鼓形量

相等时的齿形、几何接触特性、承载接触特性，得出了以下结论。

1）成形方法 Ⅰ与Ⅱ在位移圆半径相等时，随着位移圆半径的增大，成形方法 Ⅰ与Ⅱ的齿形最大偏差逐渐减

小；成形方法Ⅱ比Ⅰ的齿间载荷分配更加均匀。

2）成形方法Ⅰ与Ⅱ在鼓形量相等时，成形方法Ⅱ的位移圆半径须大于模型Ⅰ；成形方法Ⅰ与Ⅱ的齿间载荷分配

非常接近。

3）鼓形量相等时成形方法Ⅱ的接触点轨迹比位移圆半径相等时成形方法Ⅱ的接触点轨迹更靠近齿端。

4）不论在位移圆半径相等时，还是在鼓形量相等时，成形方法Ⅰ的最小周向间隙小于成形方法Ⅱ；成形方

法Ⅰ的接触点大多数位于鼓形齿轮齿根处，成形方法Ⅱ的接触点均位于齿顶或齿根；成形方法Ⅰ比Ⅱ会产生更加

严重的应力集中。
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