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多因素综合作用的 RV 减速器传动精度及摆线轮接触应力分析 

摘 要 

工业机器人作为高端智能装备的重要组成部分，技术附加值高，应

用范围广，是我国先进制造业的重要支撑技术和生产装备。而 RV 减速

器是高精密减速器的代表，因其具有传动精度高、承载能力强、传动比

大和结构紧凑等特点，被广泛运用于工业机器人的腰、肩、肘部等处作

为关节减速装置。随着我国制造业的转型升级，以工业机器人为代表的

智能装备出现爆发式增长，市场对 RV 减速器的需求量逐渐增加。由于

国内工业机器人发展起步较晚，国产 RV 减速器相比国外产品易出现传

动精度较低、承载能力较低、磨损较大和发热等问题，进而造成国内厂

家常依赖于国外进口同类产品，导致国产工业机器人的生产成本增加。

因此开发出传动性能优良的国产 RV 减速器，以满足工业机器人的传动

精度、承载能力等指标需求，对于推动智能装备国产化和加速智能制造

产业转型具有重要意义。 

RV 减速器在生产过程中出现的无法避免的制造、装配误差及间隙

是影响 RV 减速器传动性能的关键因素。本文旨在探明各影响因素对 RV

减速器传动精度与摆线轮接触应力的影响规律，揭示多因素耦合作用对

其的影响机理。本文以 RV-40E-121 型精密减速器为研究对象，采用虚拟

样机和有限元分析技术探究各类误差和修形齿廓对 RV 减速器传动精度

与摆线轮接触应力的影响。采用响应面法(Response Surface Methodology, 
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RSM)设计组合试验，通过构建相应的响应面模型，开展多因素耦合作用

对 RV 减速器传动精度与摆线轮接触应力的影响研究。主要研究内容及

结果如下： 

（1）通过分析 RV 减速器的结构特点与传动原理，选定“针齿壳固

定，太阳轮输入，行星架输出”的方式作为研究类型，计算了传动比和

各级减速机构的啮合频率。根据摆线齿廓成形原理，进一步推导了不同

修形方法下的摆线齿廓方程，完成了修形摆线轮的绘制，并建立 RV 减

速器三维模型。基于 ADAMS 搭建 RV 减速器虚拟样机，开展了多体动

力学分析。通过对比仿真结果与理论值，验证了虚拟样机的准确性，并

分析了各类误差及修形齿廓对 RV 减速器传动精度的影响规律。分析表

明，RV 减速器的传动误差与各类误差（针齿销孔轴向位置度误差、针齿

分布圆半径误差、针齿半径误差和径向间隙）呈正相关，也与摆线轮的

等距修形量、移距修形量呈正相关；采用“负等距+正移距”组合修形的

RV 减速器传动精度高于采用“正等距+负移距”组合修形的传动精度。 

（2）通过分析摆线针轮传动时的接触状态，提出了摆线针轮传动时

啮合齿数的判定方法，以及摆线轮与针轮间接触力的计算方法。基于

ABAQUS 建立摆线针轮啮合副有限元分析模型，开展了针对摆线针轮传

动的动态接触特性研究。通过对比发现有限元分析结果与理论值的变化

规律一致且最大误差不超过 10%，进而验证了有限元模型的准确性，并

分析了各类误差及修形齿廓对摆线轮接触应力的影响规律。结果表明，

摆线轮齿廓上的接触应力沿着齿廓的方向移动，整体呈现先增大后减小

的趋势，而沿齿宽方向的接触应力大小基本相同；摆线轮接触应力与各



安徽工程大学硕士学位论文 

III 

 

类误差（针齿销孔轴向位置度误差、针齿分布圆半径误差、针齿半径误

差和径向间隙）呈正相关，也与摆线轮的移距修形量呈正相关，但与等

距修形量呈负相关；采用“正等距+负移距”组合修形的摆线轮接触应

力低于采用“负等距+正移距”组合修形的接触应力。 

（3）通过选定设计因素（针齿销孔轴向位置度误差、针齿分布圆半

径误差、针齿半径误差和径向间隙）和响应目标（RV 减速器传动精度、

摆线轮接触应力），利用响应面法设计了组合试验。结合试验数据，构建

了传动精度和摆线轮接触应力的响应面模型，并通过开展响应目标的预

测与精度评估，验证了响应面模型的准确性。基于绘制的响应曲面与等

高线图，分析了多种因素的相互耦合作用对 RV 减速器传动精度与摆线

轮接触应力的影响。结果显示，针齿分布圆半径误差与针齿半径误差的

耦合作用对 RV 减速器传动精度的影响显著，其传动误差随针齿分布圆

半径误差的减小与针齿半径误差正向偏差的减小和反向偏差的增加而

降低；针齿销孔轴向位置度误差与针齿半径误差的耦合作用对摆线轮接

触应力的影响显著，其最大接触应力随针齿销孔轴向位置度误差反向偏

差的增加与针齿半径误差的减小而降低。 

本研究建立了 RV 减速器传动精度以及摆线轮接触应力的响应面模

型，揭示了多种因素与响应目标之间的隐式函数关系，为 RV 减速器传

动精度和摆线轮接触应力领域的发展提供技术支持，所得研究成果可应

用于 RV 减速器的设计及加工阶段，以达到降低生产成本的目的，具有

重要的工程应用价值。 

关键词：RV 减速器，耦合作用，传动精度，接触应力，响应面法 
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ANALYSIS OF TRANSMISSION ACCURACY AND CONTACT 

STRESS OF CYCLOID GEAR FOR RV REDUCER UNDER 

THE COMPREHENSIVE EFFECTS OF MULTI-FACTOR 
 

ABSTRACT 

As important components of high-end intelligent equipments, industrial 

robots have high technological added value and a wide range of applications, 

providing important support for the development of China’s advanced 

manufacturing industry. RV reducers are representative of high-precision 

reducers, it’s widely used as joint reduction devices at the waist, shoulders and 

elbows due to their high transmission accuracy, strong carrying capacity, large 

transmission ratio, and compact structure. With the transformation and 

upgrading of China’s manufacturing industry, intelligent equipment 

represented by industrial robots has experienced explosive growth, gradually 

increasing the demand for RV reducers. However, due to the relatively late 

start of domestic industrial robot development, domestically produced RV 

reducers often suffer from issues such as lower transmission accuracy, lower 

carrying capacity, higher wear, and heat generation compared to foreign 

products, leading to a dependency on imports and increased production costs 

for domestically produced industrial robots. It can not only promotes the 

localization of intelligent equipment but also accelerate the transformation of 
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the intelligent manufacturing industry to develop RV reducers with excellent 

transmission performance, aiming to improve transmission accuracy and 

increase carrying capacity. 

In the production process of RV reducers, unavoidable manufacturing 

and assembly errors as well as clearances are crucial factors affecting the 

transmission performance of RV reducers. This paper aims to explore the 

impact of various influencing factors on the transmission accuracy and cycloid 

gear contact stress of RV reducers and reveal the influence mechanism of 

multi-factor coupling on them. Taking the RV-40E-121 precision reducer as 

the research object, this study utilizes virtual prototyping and finite element 

analysis technology to investigate the effects of various errors and modified 

tooth profiles on the transmission accuracy of RV reducers and contact stress 

of the cycloid gear. The Response Surface Methodology (RSM) combined 

design experiments are employed to analyze the influence of multi-factor 

coupling on the transmission accuracy of RV reducers and contact stress of the 

cycloid gear, fitting design factors and response objectives. The main research 

contents and results are as follows: 

(1) By analyzing the structural characteristics and transmission principle 

of the RV reducer, the model of ‘fixing pin housing, sun gear as input, 

planetary carrier as output’ was chosen for investigation, followed by the 

calculation of its transmission ratio and the meshing frequency of each stage 

reduction mechanism. Based on the principle of generating cycloidal profiles, 
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the equations for cycloidal profiles under various modification methods were 

further derived. The drawing of modified cycloid gear was completed, 

followed by the establishment of a 3D model for the RV reducer. The virtual 

prototype of the RV reducer was constructed based on ADAMS, and a multi-

body dynamics analysis was conducted. The accuracy of the virtual prototype 

was verified by comparing simulation results with theoretical values, and the 

influence laws of various errors (axial positional error of pinhole, radius error 

of pin gear distribution circle, radius error of pin gear and radial clearance) 

and modified tooth profiles on the transmission accuracy of the RV reducer 

are analyzed. Analysis indicates that the transmission error of the RV reducer 

is positively correlated with various errors and also positively correlated with 

the equidistant modification amount and the offset modification amount of the 

cycloid gear. The transmission accuracy of the ‘negative equidistant + positive 

offset’ combined modification is higher than that of the ‘positive equidistant 

+ negative offset’ combination modification. 

(2) By analyzing the contact state during the transmission of the cycloid-

pin gear, the method of determining the number of meshing teeth during 

transmission of cycloid-pin gear and the calculation method of the contact 

force between the cycloid gear and the pin gear were proposed. A finite 

element analysis model for the meshing pair of cycloid-pin gear was 

established based on ABAQUS, and research on the dynamic contact 

characteristics of cycloid-pin gear transmission was conducted. The 
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comparison revealed that the variation trends of the finite element analysis 

results were consistent with theoretical values, with a maximum error not 

exceeding 10%, validating the accuracy of the finite element model. And the 

influence laws of various errors and modified tooth profiles on the contact 

stress of the cycloid gear were analyzed. Results indicate that the contact stress 

on the cycloid gear profile moves along the direction of the profile, showing 

a trend of first increasing and then decreasing overall, and the contact stress 

in the tooth width direction is generally the same. The contact stress of the 

cycloid gear is positively correlated with various errors (axial positional error 

of pinhole, radius error of pin gear distribution circle, radius error of pin gear 

and radial clearance) and also positively correlated with the offset 

modification amount of the cycloid gear, but negatively correlated with the 

equidistant modification amount. The contact stress of the ‘positive 

equidistant + negative offset’ combined modification is lower than that of the 

‘negative equidistant + positive offset’ combination modification. 

(3) Utilizing the RSM to design combined experiments, the design 

factors (axial positional error of pinhole, radius error of pin gear distribution 

circle, radius error of pin gear and radial clearance) and response objectives 

(transmission accuracy of RV reducers, contact stress of the cycloid gear) were 

selected. The response surface model was constructed based on experimental 

data, completing the prediction and precision evaluation of the response 

objectives, thus validating the accuracy of the response surface model. 
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Furthermore, response surface and contour maps were generated to analyze 

the coupling effects of multi-factor on the transmission accuracy of the RV 

reducer and the contact stress of the cycliod gear. Results indicate that the 

coupling effect of the radius error of pin gear distribution circle and the radius 

error of pin gear significantly affects the transmission accuracy of RV reducers, 

and transmission error decreases with the decrease of the radius error of pin 

gear distribution circle and the decrease of the radius error of pin gear forward 

deviation and the increase of reverse deviation. The coupling effect of the axial 

positional error of pinhole and the radius error of pin gear significantly affects 

the contact stress of the cycloid gear, and maximum contact stress decreases 

with the increase of the axial positional error of pinhole reverse deviation and 

the decrease of the radius error of pin gear. 

This study established a response surface model for the transmission 

accuracy of RV reducers and contact stress of the cycloid gear, revealing 

implicit functional relationships between various factors and response 

objectives, which provides technical support for the development of 

transmission accuracy and contact stress in the field of RV reducer. The 

research findings can be applied to the design and manufacturing stages of  

RV reducers to achieve the goal of reducing production costs, thus possessing 

significant engineering application value. 

KEY WORDS: RV reducer, coupling effect, transmission accuracy, contact 

stress, response surface methodolog
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第 1 章 绪论 

1.1 研究背景及意义 

随着“中国制造 2025”的施行，我国的装备制造业开始由扩大数量规模朝提升效

益质量转向。在《“十四五”智能制造发展规划》中也提出：智能制造产业的发展将

日益显重，传统制造业实现转型升级的突破口将是以机器人和精密数控加工中心为

主要代表的高端自动化装备产业[1,2]。其中，工业机器人是用于智能制造和生产的高

端装备，也是实现工业生产自动化的有效手段，并在汽车、航空航天、新能源等领

域有着广泛应用，不仅推动了制造业的快速发展，也促进了社会经济的繁荣[3]。 

目前，国外的工业机器人技术已日趋成熟，尤其是欧洲、日本等地区在工业机

器人的研发与生产方面处于领先地位，其中国际知名的机器人企业主要有瑞典 ABB

机器人公司、德国 KUKA 公司、日本 FANUC 公司以及 YASKAWA 公司等，它们占

据工业机器人的市场份额达到 60%~80%[4,5]，其工业机器人产品如图 1-1 所示。 

 

图 1-1 “四大家族”工业机器人产品 

(a) ABB；(b) KUKA；(c) FANUC；(d) YASKAWA 

由于我国的工业机器人产业起步较晚，相比国外在工业机器人产品市场效益方

面的优势并不凸显，所以攻破其核心技术成为亟需解决的关键任务。而工业机器人

的核心部件主要是精密减速器、伺服系统和电路控制，它们占生产总成本的 60%，

我国作为全球装机容量最大的国家，精密减速器却占到总成本的 30%以上[6]。 

根据国家统计局的数据显示，2016 年至 2023 年期间，中国工业机器人产量的

变化情况如图 1-2 所示。 



安徽工程大学硕士学位论文 

2 

 

 

图 1-2 2016-2023 年中国工业机器人产量变化情况 

RV 减速器作为精密减速器的代表，是由摆线针轮传动衍生而来的二次传动部

件，具有刚性大、传动比大、传动精度高、传动效率高、结构紧凑等特点，主要运

用在工业机器人的腰、肩、肘部等处作为关节减速装置，并在同列高端智能装备中

也得到广泛的应用[7,8]。 

根据高工机器人产业研究所(GGII)的数据显示，2023 年中国工业机器人用 RV

减速器的需求量为 52.01 万台，同比增长 13.21%，具体如图 1-3 所示。 

 

图 1-3 2016-2023 年国内 RV 减速器需求量变化情况 

由此可以预见，未来五年内精密减速器仍将是中国重点发展的核心零部件，而

工业机器人国产化替代进程的加快将在很大程度上带动国产精密减速器的发展。 

RV 减速器在生产过程中会出现无法避免的制造误差、装配误差和间隙，这会导
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致其传动精度和运动平稳性受到影响，并且在复杂的工况条件下，还会造成零部件

的振动冲击，减少其使用寿命。同时，由于工业机器人需要保持较快的运动速度进

行长期高负载作业，其对关节减速装置的重复定位精度、刚度以及动态性能有着严

格的要求[9]。所以从某种程度上来说，RV 减速器的性能就直接决定着工业机器人的

工作性能。 

根据 GGII 数据显示，2023 年中国工业机器人市场销量达到 31.6 万台，同比增

长 4.29%，而国产工业机器人的市场份额也在同年突破 50%，从销量口径上首次实

现反超外资企业，具体如图 1-4 所示。 

 
图 1-4 2016-2023 年中国工业机器人市场销量及其份额 

(a) 市场销量；(b) 市场份额 

虽然国产工业机器人在市场销量方面开始实现超越，以及近几年国内自主研发

和生产 RV 减速器的企业也逐渐增多，但目前国产 RV 减速器的性能与国外的 RV 减

速器相比还是存在一定的差距，比如存在传动精度较低、承载能力较低、磨损较大

和易发热等问题。并且根据 GGII 数据显示，2023 年国产工业机器人的总体销量占

比超过 50%，“四大家族”销量占比 32.58%，但从收入规模来看，国产总体的产值

规模明显小于“四大家族”的工业机器人业务营收总和，如图 1-5 所示。  

由此可见，如果国产厂商还是长期依赖于从国外进口 RV 减速器进行装机，这

将直接导致国产工业机器人的生产成本增加，从而继续出现国产工业机器人销量规

模大，产值规模小的局面，不利于国内工业机器人的良性发展[10]。 
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图 1-5 2023 年国内厂商与四大家族销量占比及收入规模情况 

因此，要形成工业机器人的高端智能产业化，就需加大对 RV 减速器的技术投

入，有必要对其开展传动精度和动态啮合接触应力方面的研究，以提高 RV 减速器

的传动精度和承载能力。这对设计性能优良的国产 RV 减速器以及推动国产工业机

器人的发展具有重要的理论指导意义和实际价值。 

1.2 研究现状 

1.2.1 传动精度研究现状 

RV 传动机构是从摆线针轮传动机构上演化而来的新型传动方式，传动精度是

检验 RV 减速器性能的关键指标，其对于工业机器人以及其它高端智能设备的高效

运行至关重要。 

RV 减速器的结构复杂，其各零部件在生产和组装过程中存在的制造和装配误

差是影响其传动精度的重要因素[11,12]。因此，国内外很多学者针对不同原始误差对

RV 减速器传动精度的影响进行了许多研究。Blanche 与 Yang [13,14]建立了具有加工偏

差的齿侧间隙分析模型，研究了齿隙和扭矩脉动的周期性变化对传动精度的影响。

李兵等[15]建立传动误差分析模型，得到各部件原始误差对转角误差的影响规律，并

与 Blanche 的方法对比验证了模型正确性。杨玉虎等[16]利用传递矩阵法建立了机构

精度分析模型，研究了各部件原始误差与最终输出误差的解析关系。Hidaka 等[17-19]

利用等价模型建立静力学传动误差分析模型，研究了各零部件误差及其组合对传动

精度的影响。Shan 等[20]利用集中质量法和结构法建立数学模型，综合分析了多种误

差和间隙对动态传动精度的影响，并计算了传动误差。Han 等[21]采用 Sobol 方法研

究各种误差对传动精度影响的灵敏度，并针对性调整主要误差，以提高传动精度。 
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随着对 RV 减速器的进一步分析，越来越多的学者逐渐地转向研究动态传动精

度领域。Li 等[22]通过建立的有侧隙摆线针轮啮合模型，计算动态加载前后的传动误

差以及传动比波动等指标。韩林山等[23-27]构建了动态非线性传动精度分析模型，综

合研究了各零件误差对传动精度的影响。Ahn 等[28]采用有限元方法分析了摆线盘与

销之间的公差和摩擦对 RV 减速机传动精度的影响。Jiang 等[29]针对制造和装配误差

的不确定性，预测了 RV 减速器的可靠性，并探讨了误差随机性对其动态传动特性

的影响。Yang 等[30]提出了一种通过已建立的运动学等效机制进行误差分析建模的方

法，研究了原始误差对高速和低速阶段传动精度的影响。Hu 等[31]提出了一种弹性传

动误差补偿方法，以确定对传动误差产生正向影响的误差因素，以减小 RV 减速器

的弹性误差。 

以上学者普遍利用试验和数值模拟方法探究影响 RV 减速器传动精度的因素及

影响过程，从而得出各因素与传动误差之间的影响规律，但并未将各因素综合考虑，

以研究多因素之间的耦合作用对 RV 减速器传动精度的影响规律。本文利用响应面

法设计组合试验，建立影响因素与传动误差之间的直接联系，方便分析和预测多因

素耦合作用对 RV 减速器传动精度的影响。并且借助虚拟样机技术，可更加直观地

观察到 RV 减速器中各构件的运动状态，从而高效分析各构件的传动特性以及传动

误差的传递过程。 

1.2.2 摆线针轮间接触应力研究现状 

摆线针轮传动机构作为 RV 减速器中关键的传动机构，其间摆线轮与针轮啮合

接触的性能直接影响着 RV 减速器的承载能力，而摆线针轮传动又属于多齿接触的

非线性问题，啮合机理复杂，所以国内外学者针对其啮合特性进行了大量的研究。 

Malhotra 等[32]分析了摆线针轮传动中的不同构件的受力情况，并系统地研究了

不同设计参数对构件的受力以及接触应力的影响。Carlo 等[33]基于摆线针轮式减速

器的传动原理与结构特点，提出了关于摆线轮受力分布的简化计算方法。Xu 等[34,35]

通过将摆线齿廓离散化建立了多齿接触模型，分析了齿隙对摆线针轮间接触载荷的

影响。Lin 等[36]同样利用离散化方法进行了摆线轮的齿面接触分析，计算了每个啮

合齿对的接触变形量。Sun 等[37-39]提出了采用离散点计算接触力的齿面接触分析方

法，并分析了摆线针轮的承载传动特性。王辉等[40]分析了摆线针轮啮合副动态接触
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的具体过程，并建立了动力学模型。关天民等[41,42]提出了一种新型修形方法，同时

保证了传动精度和承载能力，并基于摆线针轮间的初始间隙的计算，给出了分析摆

线针轮传动间啮合受力的方法。李宇涛等[43]建立了有侧隙的摆线针轮啮合力分析模

型，研究了侧隙对摆线针轮啮合副接触力的影响。张跃明等[44]提出了判定摆线针轮

间所存在的最大啮合力的方法，并基于两者间的多齿接触分析和接触强度分析建立

了评估模型。丁国龙等[45]基于多齿啮合特性，提出了一种新型摆线轮修形方法，可

有效降低摆线轮齿面的接触应力，改善摆线轮齿面的受力分布。 

很多学者为了更加直观地了解摆线针轮传动的具体过程以及精确地模拟摆线轮

与针轮之间的非线性接触，选择采用有限元法和基于赫兹接触理论的方法进行摆线

针轮动态接触特性的研究[46-51]。Blagojevic 等[52,53]利用有限元法对其提出的新型摆线

针轮减速器中摆线轮的应力分布状态进行了实验分析，证明了其具有良好的动平衡

性和稳定性。Tran 等[54]将运动学分析与有限元法相结合，研究了摆线针轮减速器在

传动时的力学特性。朱梦等[55]利用 Adams 仿真软件研究了针轮与摆线轮的接触特

性，并计算了啮合传动时的最大接触力。梁强等[56]利用有限元软件在考虑摆线轮修

形和变负载情况下，研究了摆线针轮在传动周期内啮合齿数和接触应力的变化情况。

王瑞等[57]基于摆线轮的理论分析，利用有限元分析得到摆线轮在传动过程中沿齿廓

的应力分布情况。 

由于摆线针轮传动的复杂结构，导致开展摆线针轮啮合副间轮齿承载接触问题

的试验研究比较困难，并且难以直接测得摆线轮齿间的接触应力，但是摆线轮的接

触强度校核又关系着 RV 减速器整机的传动性能评估。因此，建立摆线针轮啮合副

有限元分析模型，实现对实际接触状态的模拟以及摆线轮接触应力的预测是十分必

要的。以上学者利用数值模拟和有限元法探究了摆线针轮传动时的力学特性，但很

少考虑实际应用中的制造、装配误差的影响，并且同样忽略多种误差因素之间的耦

合作用对摆线轮接触应力的的影响。 

1.3 本文研究目的与研究内容 

1.3.1 研究目的 

本文以工业机器人用 RV 减速器作为研究对象，鉴于 RV 减速器及其传动具有



安徽工程大学硕士学位论文 

7 

 

一定复杂性，其传动精度和摆线轮接触应力与诸多变动要素之间没有明确的表达式，

所以基于虚拟样机技术和建立的摆线针轮啮合副有限元模型，将响应面法引入到 RV

减速器传动精度与摆线轮接触应力研究中。分析得到响应目标与各设计变量之间的

变化关系，使得多种因素与 RV 减速器传动误差以及摆线轮接触应力之间的函数关

系显式化。提高针对 RV 减速器传动精度和摆线轮接触应力分析的效率，从而提高

传动精度，降低摆线轮齿面接触应力，有效提高 RV 减速器的使用寿命。 

1.3.2 研究内容 

本课题来源于浙江环动机器人关节科技股份有限公司的横向课题“摆线轮接触

应力分析及检测技术开发”（编号：SHKJ-ZJB-2022-276）。本文建立了 RV 减速器的

三维模型，并根据其传动原理和基本结构特征，在 ADAMS 软件中搭建了 RV 减速

器的虚拟样机原型，基于虚拟样机研究了 RV 减速器的相关传动特性和传动误差，

以及验证运用虚拟样机技术研究其传动精度的可行性。基于 ABAQUS 软件对摆线

针轮啮合副进行了有限元分析，研究了摆线针轮传动中动态接触特性和摆线齿廓上

接触应力的变化，以及验证运用有限元技术研究摆线轮接触应力的可行性。同时，

设计响应面组合试验研究制造、装配误差、径向间隙对 RV 减速器的传动精度与摆

线轮接触应力的影响状况。其主要内容安排如下： 

第 1 章：绪论。简要概述了 RV 减速器对于推动工业机器人和智能制造产业发

展的重要性，并论述了国内外相关领域的研究现状，对本文的主要研究内容进行总

结概括。 

第 2 章：RV 减速器构型分析。详细介绍了 RV 减速器的结构特点和传动原理，

分析了 RV 减速器的不同固定类型对应的不同使用途径，计算了 RV 减速器的总传

动比和各级减速机构的啮合频率。根据摆线齿廓成形原理，进一步推导出各种修形

方法对应的摆线齿廓方程，并进行不同修形齿廓的优异性对比。分析了修形摆线轮

的绘制过程和建立 RV 减速器三维模型的主要过程。 

第 3 章：考虑多因素作用的 RV 减速器多体动力学性能研究。基于建立的 RV 减

速器三维模型，分析了利用 ADAMS 软件搭建了 RV 减速器虚拟样机的详细过程，

并对 RV 减速器展开了多体动力学分析。研究了相关主要部件的传动特性以及整机

传动误差，验证了所建立的虚拟样机的准确性和可靠性，并分析了四种主要误差因
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素与不同修形齿廓对 RV 减速器传动精度的影响规律。 

第 4 章：考虑多因素作用的摆线针轮动态接触性能研究。提出了修形后摆线针

轮传动时啮合齿数的判定方法以及摆线轮与针轮间接触力的计算方法，并分析了基

于摆线针轮传动机构建立摆线针轮啮合副有限元模型的具体过程。研究了摆线轮与

针轮动态接触特性和啮合情况，以及摆线轮齿廓上接触应力的变化情况，验证了所

建立的摆线针轮啮合副有限元模型的准确性和可靠性，并分析了四种主要误差因素

与不同修形齿廓对摆线轮接触应力的影响规律。 

第 5 章：RV 减速器多因素耦合作用影响研究。确定设计因素与响应目标，分析

了响应面试验的方法以及原理，并给出了利用响应面法研究 RV 减速器传动精度与

摆线轮接触应力的具体流程。根据试验结果，完成了响应面模型的构建，揭示了研

究因素与响应目标之间的隐式函数关系，并验证了预测模型的准确性和可靠性。并

绘制相关响应曲面与等高线图，分析了多种因素耦合作用对 RV 减速器传动精度与

摆线轮接触应力的影响，提高了针对 RV 减速器传动精度和摆线轮接触应力的分析

效率。 

第 6 章：总结与展望。总结全文的研究内容，并针对研究中的不足对后续的研

究提出展望。 
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第 2 章 RV 减速器构型分析 

RV 减速器的结构特点直接关系到其在传动系统中的性能表现。本章将深入探

讨 RV 减速器的传动原理、结构特点以及摆线齿廓的成形原理和修形方法，并基于

其传动原理，按照实际运动副情况进行精确装配，完成三维整机模型的建立。这些

内容将为后续章节的 RV 减速器多体动力学性能研究和摆线针轮动态接触有限元分

析提供模型依据。 

2.1 RV 减速器结构特点 

本文选用 RV-40E-121 型精密减速器（下称 RV 减速器）作研究对象，通过逐级

分析 RV 减速器的内部结构及其传动原理，得到 RV 减速器的各个零部件的相互配

合关系，同时探讨了 RV 减速器在不同固定类型下的两种使用场景，为建立准确且

无干涉的 RV 减速器三维模型提供了基础。 

2.1.1 传动原理概述 

RV 减速器分两级减速，由Ⅰ级渐开线行星齿轮减速机构和Ⅱ级摆线针轮减速机构

组成，具体机构简图如图 2-1 所示。 

 
图 2-1 RV 减速器机构简图 

对 RV 减速器中的主要零件用以不同的固定类型可得到两种使用途径，分别作

为减速装置或者增速装置用途。为了便于对 RV 减速器进行多体动力学性能研究，

本文选用如下图 2-2 所示作减速装置用途的(a)固定类型。 

以输入轴（太阳轮）按顺时针方向转动为例，应用(a)固定类型的 RV 减速器传



安徽工程大学硕士学位论文 

10 

 

动原理为： 

（1）第Ⅰ级渐开线行星齿轮减速机构 

固定针齿壳，输入轴作为Ⅰ级渐开线行星齿轮减速机构的输入，以顺时针方向转

动，则行星齿轮作逆时针方向自转，按齿数比进行减速。 

（2）第Ⅱ级摆线针轮减速机构 

两个同向偏置且与行星齿轮固联的曲柄轴作为Ⅱ级摆线针轮减速机构的输入，

曲柄轴随行星齿轮作逆时针方向自转，并驱动两片相位差为 180 度的摆线轮作顺时

针方向公转。此时摆线轮通过公转运动与针齿接触，通过啮合作用使其绕自身回转

中心作逆时针方向自转，同时反向推动曲柄轴顺时针方向公转，随之通过输出盘（行

星架与法兰固定一体）以顺时针方向自转实现最终输出运动。 

相反，若输入轴以逆时针方向转动，则输出盘以逆时针方向转动。 

 
图 2-2 RV 减速器的不同固定类型 

(a) 针齿壳固定，行星架输出的情况（太阳轮作为输入）；(b) 行星架固定，针齿壳输出的情况

（太阳轮作为输入）；(c) 太阳轮固定，行星架输出的情况（针齿壳作为输入）； 
(d) 针齿壳固定，太阳轮输出的情况（行星架作为输入）；(e) 行星架固定，太阳轮输出的情况

（针齿壳作为输入）；(f) 太阳轮固定，针齿壳输出的情况（行星架作为输入） 
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2.1.2 传动比与啮合频率计算 

（1）RV 减速器的传动比计算 

RV 减速器的基本结构参数如表 2-1 所示，其传动简图如图 2-3 所示。 

表 2-1 RV 减速器基本结构参数 

名称 符号 参数 
太阳轮齿数 Z1 12 
行星齿轮齿数 Z2 36 

行星齿轮压力角 α 20 ° 
针齿齿数 Zp 40 
针齿半径 rrp 3 mm 

针齿分布圆半径 rp 64 mm 
摆线轮齿数 Zc 39 
短幅系数 K1 0.8125 

曲柄轴偏心距 a 1.3 mm 

RV 减速器分为两级减速机构，其总传动比可以通过如下方所示的计算过程得

到，在以下公式推导及表 2-2、表 2-3 中，“负号”代表部件转动方向与初始转速输入

方向相反。 

 
图 2-3 RV 减速器传动简图 

第Ⅰ级渐开线行星齿轮减速机构的速比值为： 

 7 1 7 2
12

2 7 1

n n ZR
n n Z

−
= = −

−
 (2-1) 
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第Ⅱ级摆线针轮减速机构的速比值为： 

 
3

46 6 4
43

6 6

1 p

c

Zn n nR
n n n Z

−
= = − =

−
 (2-2) 

式中，n1—太阳轮（输入）转速； 

n2—行星齿轮转速； 

n3—针齿转速，针齿固定在针齿壳上，其转速为 0； 

n4—摆线轮转速； 

n6—曲柄轴转速； 

n7—行星架（输出）转速。 

根据 RV 减速器传动原理可知，Ⅱ级减速机构中的曲柄轴自转转速 n6 与Ⅰ级减速

机构中的行星齿轮自转转速 n2 相同，则曲柄轴自转转速为： 

 6 2n n=  (2-3) 

由输出机构传动原理可知，摆线轮通过与针齿接触啮合作用自身产生自转并推

动曲柄轴公转，曲柄轴公转推动输出盘自转。 

因此，摆线轮自转转速 n4 与曲柄轴公转转速相同，输出盘的转速 n7 与摆线轮的

自转转速 n4 相同，则输出盘的转速为： 

 7 4n n=  (2-4) 

联立式(2-1)～(2-4)并代入表 2-1 中对应参数值求解，得到 RV 减速器速比值为： 

 2 31
17

7 1

1 121
( )p c

Z ZnR
n Z Z Z

= = + =
−

 (2-5) 

即 RV 减速器的总传动比 i 为 121:1。 

（2）RV 减速器的啮合频率计算 

第Ⅱ级摆线针轮减速机构的摆线轮与针齿传动规律原理图如图 2-4 所示，其齿轮

啮合频率计算过程也如下所示，啮合频率能够充分反映出齿轮在啮合过程中多种参

数表现的周期性特征，如啮合刚度、位置以及承受的载荷等。 
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图 2-4 摆线轮与针齿传动规律 

由上图可知，当曲柄轴以顺时针方向旋转一圈时，相应的摆线轮啮合转过一个

针齿，即曲柄轴转动 180°，摆线轮绕自身回转中心转动 4.5°；曲柄轴转动 360°，摆

线轮绕自身回转中心转动 9°。 

RV 减速器中各主要传动部件的额定转速如表 2-2 所示，分别以第Ⅰ级渐开线行

星齿轮减速机构和第Ⅱ级摆线针轮减速机构为研究对象。 

表 2-2 理论转速计算结果 

名称 符号 转速值 
太阳轮额定转速 n1 1815 r/min 

行星齿轮理论转速 n2 -605 r/min 
摆线轮理论转速 n4 15 r/min 
曲柄轴理论转速 n6 -605 r/min 
行星架额定转速 n7 15 r/min 

齿轮啮合频率可根据齿轮的齿数乘以齿轮的相对转频得到： 

 R i rf Z f=  (2-6) 

 
60r

inf =  (2-7) 

式中，fR—齿轮啮合频率； 

fr—相对转频； 

Zi—齿轮齿数； 

ni—相对转速。 

太阳轮相对转速可由式(2-1)得到： 

 17 1 7n n n= −  (2-8) 
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太阳轮相对转频为： 

 17 1 7
1 60 60

n n nf −
= =  (2-9) 

则第Ⅰ级摆线针轮减速机构的啮合频率为： 

 1 1 7
11

7 360
60 60

−
= = =Ⅰ

n n nf Z Z Hz  (2-10) 

摆线轮相对转速可由式(2-2)得到： 

 43 4 6n n n= −  (2-11) 

摆线轮相对转频为： 

 43 4 6
2 60 60

n n nf −
= =  (2-12) 

则第Ⅱ级摆线针轮减速机构的啮合频率为： 

 443 6 403
60 60c c
n n nf Z Z Hz−

= = =Ⅱ
 (2-13)  

以(a)固定类型的 RV 减速器的速比值 R 为例，其余固定类型的 RV 减速器总传

动比见表 2-3。可知通过对 RV 减速器使用不同的固定方法，会导致最终的整机传动

比、输出方向各不相同。因此，在实际工程中使用 RV 减速器需要根据实际情况选

择合适的固定类型。 

表 2-3 不同固定类型的 RV 减速器总传动比 

固定类型 (a) (b) (c) (d) (e) (f) 
总传动比 ia=R ib=−(R−1) ic=R/(R−1)  id=1/R ie=−1/(R−1) if=(R−1)/R 

输入/输出方向 同向 反向 同向 同向 反向 同向 

2.2 摆线齿廓成形原理与修形方法分析 

摆线轮是 RV 减速器中最为核心的部件，RV 减速器的传动精度及承载能力都与

其有着紧密的联系[58]。标准摆线轮与针齿的传动过程中，摆线轮和针齿的齿廓之间

不存在齿侧间隙与齿顶间隙。虽然这种无间隙的传动精度很高，但是实际工程中，

为了补偿摆线轮与针齿的各种加工误差以及润滑油膜厚度等因素，往往不采用标准

的摆线齿廓，而选择对其进行齿廓修形，使之与针齿之间产生一定量的齿侧、齿顶

间隙[59,60]。 
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2.2.1 摆线齿廓成形原理 

摆线针轮传动中的摆线轮齿廓一般选用的是短幅外摆线的等距曲线，其与针齿

齿廓互为共轭曲线，可分别由内滚法、外滚法两种方法形成，成形原理如下所述。

（1）内滚法成形原理 

 
图 2-5 内滚法 

如上图 2-5 所示，半径为 rb 的滚圆 B 内切于半径为 ra 的固定基圆 A 上，切点为

F0 点，两圆相距 e。若滚圆 B 沿着基圆 A 的内部作纯滚动运动，当滚圆 B 旋转滚动

一周时，位于滚圆 B 圆周上的点 F0 位移到了 F1 点，此时点 F0 和点 F1 的运动轨迹

F0F1 则为基本外摆线。若滚圆 B 外有一点 E0 距离其圆心 OB 的长度是 r0，当滚圆 B

从起点同样旋转滚动一周时，点 E0 和点 E1 的运动轨迹 E0E1 则为短幅外摆线。其短

幅系数为： 

 1
00

b b

BE
r rK

rO
= =  (2-14) 

短幅系数 K1 是摆线轮齿廓的重要影响参数，K1 值的大小控制着短幅外摆线与

滚圆 B 的距离，同时也影响着摆线轮与针齿的啮合情况。实际上，点 E0 和点 E1 的

运动轨迹 E0E1 是摆线轮的理论齿廓，针齿齿廓则是以点 E0 为圆心，rrp 为半径的圆

形廓线。若以弧线 E0E1 上连续的点为圆心，rrp 为半径画圆，所作出的一系列圆簇内

包络线 G0G1 则是摆线轮的实际齿廓，即短幅外摆线的等距曲线。 
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（2）外滚法成形原理 

  

图 2-6 外滚法 

如上图 2-6 所示，半径为 rj 的滚圆 J 外切于半径为 rh 的固定基圆 H 上，切点为

M0 点，两圆相距 e′。若滚圆 J 沿着基圆 H 的外部作纯滚动运动，当滚圆 J 旋转滚动

一周时，滚圆 J 圆周上任一点运动的轨迹都是基本外摆线。若滚圆 J 内有一点 S0 距

离其圆心 OJ 的长度是 r1，当滚圆 J 从起点同样旋转滚动一周时，点 S0 和点 S1 的运

动轨迹 S0S1 则为短副外摆线。其短幅系数为： 

 10
1 = =J

j j

OK S r
r r

 (2-15) 

若以弧线 S0S1 上连续的点为圆心，rrp 为半径画圆，所作出的一系列圆簇内包络

线 P0P1 则是摆线轮的实际齿廓，即短幅外摆线的等距曲线。                                                                                                                       

事实上，用内滚法形成的运动轨迹 E0E1 和用外滚法形成的运动轨迹 S0S1，作为

两种方法形成的短副外摆线，在满足下列条件时，可以重合且完全相同，即 

 

1

0

1

1 /







= +
= −
=

j h

ab

j

r r r
r r r
K r r

 (2-16) 
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此时，滚圆 J 的半径 rj为： 

 
1 1

1 −
= = ab

j
r rr r

K K
 (2-17) 

基圆 H 的半径 rh 为： 

 1

1 1

−
= =b a

h
r r rr

K K
 (2-18) 

2.2.2 标准摆线齿廓方程 

如图 2-7 所示，基于转化轮系法建立静坐标系 S (OP , X ,Y )、以针齿分布圆中心

为原点的针齿坐标系 SP (OP , XP , YP )和以摆线轮中心为原点的摆线轮坐标系 SC (OC , 

XC , YC )，从而构建一齿差摆线针轮传动的摆线齿廓数学模型。由于本文研究的 RV

减速器采用图 2-2 中所示的 a 类型，所以针齿壳处于固定状态，曲柄轴驱动摆线轮

绕针齿分布圆中心进行公转运动，此时摆线轮通过公转运动与针齿接触啮合，记啮

合点为 N，取某一与之啮合针齿的中心 O，ON 即啮合点处公法线延长与 X 轴交于

L 点，则 N 点的轨迹方程就是摆线齿廓对应方程。 

 
图 2-7 标准摆线齿廓成形原理 

如上图，在△OOPL 中，根据三角函数余弦定理得： 

 2 2 2| | | | | | 2cos( ) | |P l PP PL LO OO O OO LOϕ= + − ⋅   (2-19) 

再根据三角函数正弦定理得： 
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| | | || |

sin( ) sin( ) sin( )l

P P

l l l l

OO OOOL
ϕ π ϕ θ ϕ θ

= =
− − +

 (2-20) 

式中，|OOP|=rp，|OPL|=a+rc′=aZp； 

a—偏心距； 

rc′—摆线轮节圆半径，rc′=aZc； 

ϕl—针齿中心相对于转臂 OPOC的转角； 

θl—OL 与 OOP的夹角。 

则联立式(2-19)和(2-20)得： 

 
2

1 1

1
2

1 1

sin( )sin( )
1 2 cos( )

cos( )cos( )
1 2 cos( )

l
l

l

l
l l

l

l
K K

K
K K

ϕϕ θ
ϕ

ϕϕ θ
ϕ

 + = + −
 − + =
 + −

 (2-21) 

式中，K1—短幅系数，K1=aZp/rp。 

则此时 N 点在 SP坐标系中的方程可表示为： 

 
sin( ) sin( )
cos( ) cos( )





= − +
= − + +l

p rp

p rp

P l l l

P l l

x r r
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 (2-22) 

摆线轮通过公转运动与针齿接触，通过啮合作用使其绕自身回转中心作自转运

动，自转产生的角度为 γ，则 N 点在 SC坐标系中的轨迹方程可表示为： 

 cos( ) sin( ) cos( ) sin( )
cos( ) sin( ) cos( ) sin( )
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
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= − + − = −
= − − − = +

P P P PC
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y y x y x

γ γ γ γ
γ γ γ γ

 (2-23) 

式中，γ—曲柄轴自转转角，γ=iH·ϕl，iH= Zp/Zc。 

联立式(2-22)和(2-23)，可以得到 N 点最终在 SC坐标系中的轨迹方程，即标准摆

线齿廓方程表示为： 

 
1 1
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K
iK

φ ϕ
ϕ
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 (2-24) 

式中，φ= 2
1 11 2 cos( )lK K ϕ+ − 。 

2.2.3 摆线齿廓修形方法 

理论上，使用标准摆线齿廓的摆线轮在与针齿进行传动的过程中，会有半数的
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针齿在任意时刻与对应的摆线轮齿同时啮合接触，且两者间不存在齿侧间隙与齿顶

间隙。但在实际工程上，必须对摆线齿廓进行修形处理，使之与针齿间产生定量合

理的啮合间隙，以补偿摆线轮与针齿的各种加工误差以及润滑油膜厚度，这样既便

于拆装还保证了连续传动时润滑的良好性。 

基于成形磨削法[61,62]，目前工程上对摆线轮进行修形的常用方法主要有三种： 

（1）等距修形 

如图 2-8 所示，在加工摆线轮时，机床其他加工参数不变，改变原有加工刀具

（砂轮）的半径(rrp+Δrrp)并保持原本的加工路径，此种加工方式称为等距修形。正等

距修形(Δrrp>0)是将砂轮半径增大，负等距修形(Δrrp<0)则是将砂轮半径减小。这样修

形后的摆线轮齿廓相当于标准理论廓线的等距曲线，其短幅系数 K1 不发生变化，在

其与标准针齿进行传动啮合时，两者之间会产生同等的啮合所需间隙，但是此时的

等距修形齿廓与标准针齿齿廓是非完全共轭的。 

 

图 2-8 等距修形原理 

等距修形的摆线齿廓方程为： 
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 (2-25) 
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（2）移距修形 

如图 2-9 所示，在加工摆线轮时，机床其他加工参数不变，将砂轮中心沿着朝

向工作台中心的方向上移动 Δrp，即砂轮中心位置变化 Δrp，在本质上等同于针齿分

布圆半径变化(rp−Δrp)。正移距修形(Δrp>0)是砂轮中心相对于工作台中心向外远离偏

移，负移距修形(Δrp<0)则是砂轮中心相对于工作台中心向内靠近偏移。此时经过移

距修形的摆线轮齿廓的短幅系数发生变化，在其与标准针齿进行传动啮合时，两者

之间也会产生同等的啮合所需间隙，但是此时的移距修形齿廓与标准针齿齿廓也是

非完全共轭的。 

 
图 2-9 移距修形原理 

移距修形的摆线齿廓方程为： 
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 (2-26) 

式中，φ′= 1 1
21 2 cos( )lK K′ ′ ϕ+ − ，K1′=aZp/(rp−Δrp)。 

（3）转角修形 

如图 2-10 所示，加工摆线轮时，不改变任何机床调整参数，首先按照标准摆线

齿廓磨削加工摆线轮，紧接着将摆线轮相对于初始位置转动一个微小的角度 Δξ，再



安徽工程大学硕士学位论文 

21 

 

按原方法继续加工。这种方法加工后得到的摆线轮齿厚变薄、齿距增大，在其与标

准针齿进行传动啮合时，同样可以产生均匀的啮合侧隙，且转角修形过的摆线齿廓

与标准针齿齿廓是共轭齿形，但是在其齿顶和齿根处将不存在径向间隙。又因该方

法实际操作繁琐，所以一般不单独使用此修形方法。 

 

图 2-10 转角修形原理 

转角修形的摆线齿廓方程为： 
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 (2-27) 

2.2.4 组合修形摆线齿廓方程 

理想的修形后摆线齿廓是使摆线轮的齿根和齿顶处存在一定的径向间隙，从而

保证补偿各类加工误差、方便拆装、充分润滑、满足使用精度等。若对摆线轮单独

使用以上三种修形方法，则无法同时保证上述要求，所以实际工程应用上常使用“等

距+移距”的组合修形方法对摆线齿廓进行修形设计[63,64]。 

根据修形量的正负性，“等距+移距”的组合修形方法可分为“正等距+正移

距”、“正等距+负移距”、“负等距+正移距”和“负等距+负移距”四种。在修形

量相同的情况下，“正等距+正移距”的修形方法会产生过大的啮合间隙，从而影响
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摆线轮与针齿的啮合状态，降低传动精度；“负等距+负移距”的修形方法无法产生

合理的啮合间隙，所以不采用此种修形；“正等距+负移距”和“负等距+正移距”

的修形方法都能产生一定合理的啮合间隙，从而保证较高的传动精度，但采用“正

等距+负移距”的修形方法能够使摆线轮与针齿传动时增加更多的啮合齿对数，提高

承载能力[65,66]。因此，本文选定“正等距+负移距”的组合修形方法用于摆线轮的齿

廓设计。 

“正等距+负移距”组合修形的摆线齿廓方程如下所示： 
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根据文献[67]可知，摆线轮与针齿之间的径向间隙 Δg 在数值关系上等同于等距修

形量 Δrrp 与移距修形量 Δrp 之和，而最佳等距修形量为： 

 
Δ

Δ
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g
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W
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 (2-29) 

式中，Δg—给定的径向间隙数值； 

W= 2
11 K− 。 

最佳移距修形量为： 
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 (2-30) 

2.3 RV 减速器三维模型建立 

2.3.1 修形摆线轮的绘制 

原装 RV 减速器的摆线轮和针齿间的径向间隙[68]Δg=0.225mm，由上文可知选定

“正等距+负移距”的组合修形方法进行摆线轮修形，根据式(2-29)和(2-30)可得此径

向间隙下对应的最佳等距修形量Δrrp=0.5395mm，最佳移距修形量Δrp=−0.3145mm。 

在零件绘制模板中，利用 SolidWorks 软件中草图绘制模块的“方程式驱动的曲
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线”功能，填写以下方程式并带入对应计算参数，即可得到一段摆线齿廓。 
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如图 2-11 所示，按照上述操作，可以绘制出摆线轮的一个轮齿廓线，通过“圆

周草图阵列”功能，可以形成完整闭合的修形摆线轮齿廓。再利用“拉伸特征”、

“切除特征”等命令，绘制得到完整的摆线轮模型。 

 

图 2-11 摆线轮模型绘制 

2.3.2 关键性装配 

保证仿真模拟精确度的关键是建立准确的三维模型，零件的装配质量也同样关

系着仿真模型内各部件之间运动副的准确设置。根据表 2-1 中 RV 减速器的基本结

构参数，依次完成太阳轮、曲柄轴、行星齿轮、针齿壳、针齿、行星架-法兰等关键

零部件的三维建模，再绘制用于各零部件间连接处的轴承、轴套、油封、垫圈以及

螺栓、销等紧固件。 

使用SolidWorks的装配模块进行RV减速器的零部件组装，合理地使用“配合”
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功能，按照各零部件间正确的相对位置，合理使用“配合类型”，如“标准配合”

中的“重合”、“同轴心”和“机械配合”中的“齿轮”等常用配合方法，以此来

防止各零部件间产生干涉。 

RV 减速器中最关键的装配部分则是摆线轮与针齿的组装，首先要将两片摆线

轮呈 180º 的相位差对称放置于曲柄轴上的偏心凸轮处，摆线轮的轴孔中心与偏心凸

轮中心保持同轴心配合，同时在偏心凸轮处安装上滚针轴承，完成曲柄轴上摆线轮

的装配。再将针齿的中心与针齿壳上对应的针孔中心保持同轴心配合，并且针齿的

侧表面与针孔的内表面保持重合关系，确保无隙装配。最后将一片摆线的某一个轮

齿的齿顶对准某一个针齿的齿顶，而另一片摆线轮对应 180º 相位差处正是相邻两个

轮齿的齿根中心，则同样对准该针齿的的齿顶，完成摆线轮与针齿的装配。 

接着将行星齿轮固联在曲柄轴前端并与太阳轮进行“齿轮配合”，再将行星架

—法兰按正确的配合关系装配进针齿壳中，再利用“评估”模块中的“干涉检查”

功能检查整机不存在干涉后，即完成 RV 减速器的整机装配，如图 2-12 所示。 

 
图 2-12 RV 减速器剖视图 

2.4 本章小结 

本章主要介绍了 RV 减速器的结构特点和传动原理，分析了 RV 减速器的不同

固定类型对应的不同输出机构，选定(a)固定类型（针齿壳固定，太阳轮输入，行星

架输出）作为研究对象，并计算了其理论传动比及齿轮啮合频率。分析了摆线轮的

摆线齿廓成形原理和摆线轮的不同修形方法，并完成了RV减速器三维模型的建立。 
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（1）分析了 RV 减速器的不同固定类型对应的不同输出机构共有 6 种，其分别

为：(a)针齿壳固定，太阳轮输入，行星架输出；(b)行星架固定，太阳轮输入，针齿

壳输出；(c)太阳轮固定，针齿壳输入，行星架输出；(d)针齿壳固定，行星架输入，

太阳轮输出；(e)行星架固定，针齿壳输入，太阳轮输出；(f)太阳轮固定，行星架输

入，针齿壳输出。 

（2）计算了(a)固定类型（针齿壳固定，太阳轮输入，行星架输出）的 RV 减速

器的传动比为 121:1，以及第Ⅰ级摆线针轮减速机构的啮合频率为 360Hz，第Ⅱ级摆

线针轮减速机构的啮合频率为 403Hz。 

（3）推导了摆线轮的标准齿廓方程以及不同修形方法对应的修形齿廓方程，并

选定“正等距+负移距”的组合修形方法用于摆线齿廓设计，计算出修形摆线齿廓对

应的最佳等距修形量为 0.5395mm，最佳移距修形量为−0.3145mm。 
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第 3 章 考虑多因素作用的 RV 减速器多体动力学性能研究 

虚拟样机技术目前已广泛地应用于替代真实物理样机进行机械系统的多体动力

学及运动学仿真分析，并且利用虚拟样机进行动态的模拟仿真，可以快速直观地分

析出样机中各部件的动态响应特性及响应规律。本章以第 2 章中建立的 RV 减速器

三维模型作为建立虚拟样机的基础，通过将绘制出的三维模型导入进 ADAMS 软件

中，进行材料的赋予和相关运动副的设置等操作，在 ADAMS 环境里搭建 RV 减速

器虚拟样机。结合虚拟样机和多体动力学仿真技术对 RV 减速器的传动过程进行模

拟仿真，来得到主要部件的动态响应特性，并且根据理论传动转角来验证所搭建的

虚拟样机的准确性，从而进一步分析 RV 减速器的传动精度。 

3.1 RV 减速器虚拟样机的建立 

利用 ADAMS 进行虚拟样机动力学仿真的流程如图 3-1 所示。 

 

图 3-1 基于 ADAMS 的虚拟样机动力学仿真流程图 

（1）模型简化与导入 

由于零部件的数量与仿真计算的工作量直接相关，因此为了减少系统计算工作

量，提高运算速度，则在保证仿真分析精度的前提下，对 RV 减速器三维模型作简



安徽工程大学硕士学位论文 

27 

 

化处理，忽略不影响仿真结果的细小几何特征，如倒角、圆角、螺纹等特征，去除

螺栓、销、油封等紧固件。再利用“干涉检查”功能检查整机不存在干涉后，将简

化后的模型另存为 Parasolid(*.x_t)文件格式，该格式类型具有高精度保持原有几何

结构的一致性和连续性等特点，可有效避免数据在传送中可能存在的丢失情况，保

证了传送数据的可靠性。 

在 ADAMS 软件的导入菜单中，选择导入文件类型为 Parasolid(*.x_t)，导入文

件选择 RV 减速器的简化模型，定义模型名称，完成模型的导入工作。 

（2）工作环境设置 

材料属性赋予：为了保证零部件的材料属性对计算的结果不造成额外的影响，

RV 减速器虚拟样机的材料属性需与 RV 减速器实际零部件的材料属性保持一致，首

先在用户界面的左侧模型树中修改对应零部件的名称，再根据表 3-1 对相关的零部

件赋予对应的材料属性，如弹性模量、材料密度、泊松比等。 

表 3-1 RV 减速器的主要零部件材料属性 

零件名称 材料名称 弹性模量Ε 材料密度ρ 泊松比 
太阳轮 15CrMo 2.12×1011 N·m-2 7.88×103 kg·m-3 0.284 

行星齿轮 38CrMoAl 2.11×1011 N·m-2 7.85×103 kg·m-3 0.277 
曲柄轴 20CrMnMo 2.07×1011 N·m-2 7.87×103 kg·m-3 0.254 
摆线轮 20CrMnMo 2.07×1011 N·m-2 7.87×103 kg·m-3 0.254 
针齿 GCr15 2.19×1011 N·m-2 7.83×103 kg·m-3 0.300 
针齿壳 QT500-7 1.68×1011 N·m-2 7.25×103 kg·m-3 0.240 
行星架 ZG65Mn 1.98×1011 N·m-2 7.85×103 kg·m-3 0.230 
法兰盘 ZG65Mn 1.98×1011 N·m-2 7.85×103 kg·m-3 0.230 

工作格栅设置：勾选显示工作格栅选项，确定格栅形状为矩形，X 和 Y 方向对

应工作格栅的长和宽，选定合适的大小和工作格栅内网格的间隔，选取合适的坐标

原点。 

单位设置：在用户模块中选中设置菜单中单位选项，点击 MMKS 按钮将单位设

置为长度(mm)，质量(Kg)，力(N)，时间(s)，角度(º)，频率(Hz)。 

重力方向设置：在用户模块中选中设置菜单中重力选项，点击“−Y*”按钮，系统

自动设置重力方向为全局坐标系 Y 轴的负方向，数值为−9806.65mm/s2。 
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（3）约束关系定义 

由中性文件导入到 ADAMS 中的 RV 减速器简化模型仅具有零部件的几何特征

以及不同零部件之间的相对位置关系，必须根据 RV 减速器的传动原理，对其各构

件添加约束关系，在各构件间准确定义运动副，才能对其进行动力学模拟仿真。 

ADAMS 中的运动副主要分为：一般运动副（固定副、旋转副、圆柱副）、高副

（点线约束、线线约束）、运动发生器（平移、旋转运动）、基本约束（重合约束、

共线约束、共面约束）等，对于大多数机械系统的仿真，常使用一般运动副即可完

成相关定义。 

RV 减速器虚拟样机中各构件建立的约束关系如表 3-2 所示。 

表 3-2 RV 减速器各构件约束关系 

约束类型（个数） 部件 1 部件 2 
固定副(1) 针齿壳 大地 
固定副(40) 针齿 针齿壳 
固定副(2) 行星轮 曲柄轴 
固定副(1) 行星架 法兰盘 
转动副(1) 太阳轮 大地 
转动副(2) 曲柄轴 行星架 
转动副(4) 摆线轮 曲柄轴 
转动副(1) 行星架 大地 
齿轮副(2) 转动副（太阳轮） 转动副（行星齿轮） 
平面副(2) 摆线轮 曲柄轴 

本节建立的 RV 减速器虚拟样机所添加的运动副包括： 

固定副：将物体固定于大地上，相当于约束其所有自由度；也可将一个物体固

定于另一个物体上，相当于两个物体合并，可作跟随运动。 

转动副：将物体的旋转中心放置于大地上，物体相对于大地作旋转运动；也可

以将一个物体的旋转中心放置于另一个物体上，物体相对于另一个物体作跟随旋转

运动。 

平面副：将物体放置于同一平面上，物体会相对于定义的平面作共面运动，由

于摆线轮与针齿在传动啮合中会发生实时碰撞接触，运动状态较为复杂，所以定义

两片摆线轮在各自平面上运动，避免摆线轮因接触发生移位。 

齿轮副：齿轮副由两个转动副以及一个方向坐标系构成，分别选取太阳轮和行
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星齿轮上所建立的转动副，将行星架作为中间件，在齿轮啮合点处（分度圆位置）

创建 Marker 点，且 Marker 点局部坐标系的 Z 轴方向与齿轮啮合力方向指向一致。 

（4）接触设置 

根据 RV 减速器的传动原理可知，在第Ⅱ级摆线针轮减速机构中摆线轮与针齿接

触啮合传动，此处传动存在接触力。因此，需要针对接触力对相应的设置，在摆线

轮与针齿之间定义接触，以模拟其动态的接触过程，反映其真实的接触情况[69-71]。 

ADAMS 中提供了补偿法(Restitution)和冲击函数法(Impact)计算构件间的接触

力。本文中使用冲击函数法来计算接触力，选择接触类型为实体对实体(Sliod-Sliod)，

定义摆线轮与针齿之间的接触，其中摆线轮与针齿间定义 80 个接触对。 

赫兹碰撞理论是冲击函数法的核心思想，其借助 Impact 函数来计算出两构件间

存在的接触力。在整个计算的过程中，接触力可分为：两构件由于相对速度产生的

阻尼力、两构件由于体积干涉产生的弹性力，其接触力计算模型如下所示： 

 1

max 1 1 1

0
( , ,1, ,0)e

p p
IMPACT

kx C p step p p h p p p
                                                            

      




>
− ≤−

=
⋅ ⋅

  (3-1) 

式中，k—接触刚度； 

x—两构件的穿透深度； 

e—冲击力系数； 

Cmax—最大阻尼系数； 

p —接触点的穿透速度； 

p—构件的位置； 

h—达到最大阻尼系数时的穿透量。 

接触刚度 k(Stiffness)：指物体间法向接触力的材料刚度，其与物体的材料属性

有关。 

根据赫兹理论可知，有关两物体间的接触刚度的计算公式为： 
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式中，R1—为摆线轮的曲率半径； 

R2—为针齿的曲率半径； 

E1—摆线轮的弹性模量； 

E2—摆线轮的弹性模量； 

ν1—摆线轮的泊松比； 

ν2—摆线轮的泊松比。 

R1、R2 可以分别由摆线轮和针齿的节圆半径来代替，其中摆线轮节圆半径为

50.7mm，针齿的节圆半径为 52mm，经计算摆线轮与针齿间的接触刚度 k 为

7.79×105N/mm3/2。由于 ADAMS 中默认的接触刚度的量纲是 N/mm2，所以利用下式

统一量纲，则在 ADAMS 中设置接触刚度 k′为 9×104N/mm2。 

 mk k ψ′ =  (3-3) 

式中，ψm—摆线轮与针齿的接触变形量，由下文可知最大接触变形量为 0.0138mm。 

冲击力指数(Force Exponent)：指在计算两物体之间法向接触力时，材料刚度项

贡献值的指数，对于金属材质一般取 1.3-1.5，此处取 1.5。 

阻尼系数(Damping)：材料的固有属性，指的是物体接触时由阻尼造成消耗的能

量，通常取值为刚度值的 0.1%-1%，此处取 100N·s/mm。 

穿透深度(Penetration Depth)：用于 Impact 函数的接触算法中，当阻尼系数为 0

时，穿透深度为 0，当阻尼系数为完全阻尼时，穿透深度为最大值，一般取 0.1mm。 

（5）输入转速和负载的设置 

由表 2-1 和表 2-2 可知 RV 减速器的额定输入转速为 1815rpm，额定转矩为

412N·m，经MMKS单位制换算，额定输入转速为 10890º/s，额定转矩为 412000N·mm。 

在 ADAMS 的用户界面选取转动驱动，并将其添加在太阳轮相对于大地的转动

副上。为了避免因对其直接施加转速而造成 RV 减速器虚拟样机内各构件发生速度
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和位移的突变，对于转动驱动的添加则使用内置的阶跃函数(STEP)进行定义，其函

数表达形式为 STEP(TIME，0，0，1，10890D)。其含义为在 0-1s 内，输入转速平滑

地上升到 10890º/s，在 1s 后转速达到设定值并保持恒定。 

负载以扭矩的方式添加在输出盘（行星架）上，在行星架的质心处添加负载扭

矩，以阶跃函数控制，其大小等同为 RV 减速器的额定转矩，方向与转动驱动的施

加方向相反，则函数表达形式为 STEP(TIME，0，0，1，−412000)。其含义为在 0-1s

内，负载扭矩平滑地上升到 412000N·mm，在 1s 后负载扭矩达到设定值并保持恒定。 

按照上述设置构建完成的 RV 减速器虚拟样机如图 3-2 所示。 

 

图 3-2 RV 减速器虚拟样机 

3.2 基于 RV 减速器虚拟样机的动力学分析 

3.2.1 虚拟样机仿真结果分析 

以输出盘旋转一圈作为一个工作周期，设置仿真时间为 4.5s，求解类型为动力

学，求解器为动力学分析中的 GSTIFF 积分求解器，积分格式为 SI2，仿真步长为

0.001。 

如图 3-3 所示为 RV 减速器虚拟样机中施加的输入转速和负载在一个周期内的

变化曲线（正负代表转动方向）。 
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图 3-3 输入转速与负载的变化曲线 

(a) 输入转速；(b) 负载扭矩 

（1）关键部件角速度特性分析 

如图 3-4 所示为 RV 减速器虚拟样机中太阳轮与行星齿轮的角速度随时间变化

的传动特性对比曲线。 

  
图 3-4 太阳轮与行星齿轮角速度对比曲线 

由上图可知，太阳轮由于驱动作用进行正向转动，与之啮合的行星齿轮则进行

反向转动，在转速达到平稳时，太阳轮的输入转速为 10890º/s，行星齿轮的转动速度

为−3628.19º/s，两者的转动情况符合传动原理。 
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如图 3-5 所示为 RV 减速器虚拟样机中太阳轮与行星架的角速度随时间变化的

传动特性对比曲线。 

 
图 3-5 太阳轮与行星架角速度对比曲线 

由上图可知，太阳轮的输入速度在 1 s 时到达稳定转速，行星架进行同向转动，

其运转规律同输入端保持一致，平均转速为 89.83º/s，由此可见虚拟样机的总体输入

与输出情况同样符合 RV 减速器传动原理。 

（2）关键部件位移特性分析 

如图 3-6 所示为 RV 减速器虚拟样机中曲柄轴质心于 X、Y 方向的位移随时间

变化的传动特性曲线。 

 
图 3-6 曲柄轴质心于 X、Y 轴向位移曲线 

(a) X 轴方向；(b) Y 轴方向 
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如图 3-7 所示为 RV 减速器虚拟样机中摆线轮质心于 X、Y 方向的位移随时间

变化的传动特性曲线。 

 

图 3-7 摆线轮质心于 X、Y 方向位移曲线 

(a) X 轴方向；(b) Y 轴方向 

由上图可知，在一个传动周期内，曲柄轴质心在 X、Y 方向上的位移曲线皆呈

现余弦变化，对应着曲柄轴完成了公转运动，同时摆线轮质心在 Y 方向上的位移曲

线呈正弦变化，对应着摆线轮绕自身回转中心的自转，摆线轮质心在 X 方向上的位

移曲线呈余弦变化，对应着摆线轮绕行星架中心的公转，并且摆线轮质心在 X、Y 方

向上的位移范围均为±1.3 mm，正好对应摆线轮的偏心距。 

3.2.2 虚拟样机模型的精度验证 

RV 减速器的传动精度是衡量 RV 减速器是否具有高传动质量的一项关键的动

态性能指标，可由传动误差来进行表征。 

在 RV 减速器中，其传动误差是指输入轴（太阳轮）转动任意角度时，输出盘

（行星架）的理论转动角度与实际转动角度的误差[72]，具体计算公式如下所示： 

 





= −

=

a b

c
a i

τ θ θ
θθ

 (3-4) 

式中，τ—传动误差； 

θa—输出盘理论转动角度； 

θb—输出盘实际转动角度； 

θc—输入轴转动角度； 
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i—RV 减速器总传动比，此处为 121。 

如图 3-8 所示为在驱动转速达到稳定时(t=1s)，RV 减速器虚拟样机完成一个运

转周期的传动误差曲线。 

 
图 3-8 传动误差曲线 

由上图可知，输出盘运转一周期，其传动误差范围为−0.19′~0.37′，整体误差不

超过 1′，处于合理范围之内。 

如图 3-9 所示为 RV 减速器虚拟样机在一个运转周期内的实际转角与理论转角

随时间变化的传动特性对比曲线。 

 

图 3-9 虚拟样机的实际转角与理论转角对比曲线 
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将以上各关键部件的实际转动速度以及输出盘的实际输出角分别与理论数值作

相对误差的分析比较，结果如表 3-3 所示。 

表 3-3 关键部件的仿真准确性验证 

名称 理论数值 仿真数值 相对误差 
太阳轮转速 10890 º/s 10890 º/s 0 
行星齿轮转速 −3630 º/s −3628.19 º/s 0.05% 
行星架转速 90 º/s 89.83 º/s 0.2% 
输出角 360 º 360.02 º 0.006% 

由上表可知，在 RV 减速器虚拟样机仿真传动中，第Ⅰ级摆线针轮减速机构中的

太阳轮和行星齿轮的转动规律符合传动原理，两者转动速度的相对误差在 0.05%以

内，第Ⅱ级摆线针轮减速机构中的行星架和输出端转动速度基本相同，其相对误差在

0.2%以内，虚拟样机的输出转角为 360.02º，其误差在 0.006%以内。 

虚拟样机整体动力学仿真的相对误差均不超过 1%，有效地验证了所建立的 RV

减速器虚拟样机模型对比 RV 减速器在实际运动过程中的一致性，以及虚拟样机的

传动精度较理论结果的准确性。 

3.3 不同误差因素对传动精度的影响 

由于摆线针轮传动对 RV 减速器传动精度的影响可直接反馈到输出盘上，而 RV

减速器的第Ⅰ级渐开线行星齿轮减速机构中各因素对传动精度的影响会经过整机传

动比大幅缩小，所以第Ⅱ级摆线针轮减速机构部分对传动精度的影响程度更大。 

根据文献[73,74]的研究，在 RV 减速器中针齿半径误差、针齿分布圆半径误差、

等距修形、移距修形、针齿销孔轴向位置度误差等因素对其传动性能的影响较大。 

同时，根据第 2 章的研究，保证摆线轮与针齿间存在合理的径向间隙则可以补偿摆

线轮与针齿的各种加工误差以及润滑油膜厚度，而通过最佳修形量计算公式即可直

接得到最佳的等距修形量和移距修形量，所以将由最佳修形量控制的径向间隙作为

一种影响因素综合表征齿廓修形的影响。 

因此，本节选定针齿销孔轴向位置度误差、针齿分布圆半径误差、针齿半径误

差和径向间隙作为研究对象，并且分别给以上四种因素选定初始误差值[12]以探究其

对传动精度的影响，具体见表 3-4。 
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表 3-4 初始误差值 

名称 误差值 
针齿销孔轴向位置度误差 0.01 ° 
针齿分布圆半径误差 0.01 mm 

针齿半径误差 0.01 mm 
径向间隙 0.005 mm 

针对以上四种因素的初定误差值进行误差建模，并基于所搭建的虚拟样机进行

动力学仿真分析，可得其传动误差曲线如图 3-10 所示。 

 

图 3-10 四因素传动误差曲线 

(a) 针齿销孔轴向位置度误差；(b) 针齿分布圆半径误差；(c) 针齿半径误差；(d) 径向间隙 

由上图可知，上述因素发生微小的扰动误差时，RV 减速器传动误差幅值明显增

加。其中，RV减速器受针齿销孔轴向位置度误差影响对应的传动误差平均值为0.37′，

受针齿分布圆半径误差影响对应的传动误差平均值为 0.76′，受针齿半径误差影响对

应的传动误差平均值为 0.65′，受径向间隙影响对应的传动误差平均值为 0.96′。 

如图 3-11 所示，在已建立的 RV 减速器虚拟样机的基础上，设置一定区间的自

变量范围，分别建立了各选定因素的对应误差模型。经仿真实验分析，得到各因素
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单独作用对 RV 减速器传动误差的影响曲线，其中以 RV 减速器的传动误差平均值

来表征单因素变动所影响的传动精度的变化幅度。 

 

图 3-11 传动误差变化趋势 

(a) 针齿销孔轴向位置度误差；(b) 针齿分布圆半径误差；(c) 针齿半径误差；(d) 径向间隙 

由上图可知，当针齿销孔轴向位置度误差值增加时，传动误差随之增大；当针

齿分布圆半径误差值增加时，传动误差随之增大，但其正向偏差引起的传动误差变

化幅度较大于其反向偏差的影响；当针齿半径误差值增加时，传动误差随之增大，

但反向偏差对于传动误差的影响趋势较缓；当径向间隙值发生变化时，传动误差明

显增大。 

3.4 修形齿廓对传动精度的影响 

由于不同修形方法对应的修形齿廓会引起摆线轮与针齿的传动状态的改变，所

以研究不同修形齿廓对 RV 减速器传动精度的影响是极其必要的。 

如图 3-12 所示，设置不同的修形量，记录对应模型传动误差的平均值，以此来

比较等距修形、移距修形对 RV 减速器传动误差的影响。 
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图 3-12 单修形对传动误差的影响 

(a) 等距修形；(b) 移距修形 

由上图可知，等距修形量和移距修形量的增加都会导致 RV 减速器传动误差的

增大，使其传动精度降低，而在修形量相同的情况下，等距修形对于 RV 减速器传

动精度的影响程度较大于移距修形。 

如表 3-5 所示，选取相同的径向间隙 Δg=0.225mm，分别设置“正等距+负移距”

和“负等距+正移距”组合修形方法对应的修形量。 

表 3-5 组合修形方法与对应修形量 

模型编号 1 2 3 4 5 6 
等距修形量 0.225 mm 0.3 mm 0.5395 mm −0.3145 mm −0.75 mm 0 mm 
移距修形量 0 mm −0.75 mm −0.3145 mm 0.5395 mm 0.3 mm 0.225 mm 

建立包含上表参数的模型，通过仿真计算得到不同组合修形对 RV 减速器传动

误差的影响如图 3-13 所示。 

 
图 3-13 各修形方法下 RV 减速器的传动误差对比 
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由上图可知，“正等距+负移距”组合修形对 RV 减速器传动误差的影响较大于

“负等距+正移距”组合修形，即采用“负等距+正移距”组合修形的 RV 减速器传

动精度更高，而使用最佳修形量的组合修形比常规组合修形可获得更高的传动精度。 

3.5 本章小结 

本章分析了利用 ADAMS 软件搭建 RV 减速器虚拟样机的具体过程，同时基于

构建的虚拟样机模型对 RV 减速器展开了动力学分析，通过与 RV 减速器传动原理

的相互映射，验证了基于虚拟样机模型仿真的正确性与可靠性，并进一步研究了不

同误差因素和修形齿廓对 RV 减速器传动精度的影响规律。 

（1）定义了搭建 RV 减速器虚拟样机过程中相关设置，通过对比关键部件的运

转情况及转动速度的一致性，验证了虚拟样机的准确性。其中，与理论数值相比，

太阳轮由于直接加载驱动，其转速无误差，行星齿轮转速的相对误差为 0.05%，行

星架转速的相对误差为 0.2%，输出转角的相对误差为 0.006%。 

（2）分析了不同误差对 RV 减速器传动精度的影响规律。针齿销孔轴向位置度

误差、针齿分布圆半径误差、针齿半径误差和径向间隙对 RV 减速器传动误差的影

响较大，当其分别单独作用时，RV 减速器的传动误差会随其偏差量的增加而出现不

同程度的增大。其中，针齿分布圆半径误差正向偏差引起的传动误差变化幅度较大

于其反向偏差的影响，针齿半径误差反向偏差对于传动误差的影响趋势较缓。 

（3）分析了不同修形齿廓对 RV 减速器传动精度的影响规律。RV 减速器传动

误差随等距修形量、移距修形量的增加而增大，等距修形对于 RV 减速器传动精度

的影响程度较大于移距修形；采用“正等距+负移距”和“负等距+正移距”组合修

形的 RV 减速器，其传动精度高于单独使用等距修形或移距修形的 RV 减速器，且

采用“负等距+正移距”组合修形的 RV 减速器传动精度高于“正等距+负移距”组

合修形。 
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第 4 章 考虑多因素作用的摆线针轮动态接触性能研究 

为了研究摆线针轮副在动态接触时的啮合特性，本章根据 RV 减速器的摆线针

轮传动机构建立摆线轮与针轮的接触模型，利用 ABAQUS 软件开展摆线针轮副动

态接触的有限元分析。通过分析摆线轮齿廓上的应力分布情况和摆线针轮传动时的

啮合情况，以及比较理论计算和仿真分析的结果，验证了摆线针轮动态接触分析模

型的正确性，并同时分析多种因素和不同修形齿廓对摆线针轮动态接触的影响规律。 

4.1 摆线针轮间接触应力分析 

4.1.1 啮合齿数的判定 

采用理论摆线齿廓的摆线轮在其与针齿进行传动时，会有一半的针齿参与啮合

接触。但为了便于拆装、补偿摆线轮与针齿的各种加工误差以及润滑油膜厚度、保

证连续传动时润滑的良好性，在实际应用中需对摆线轮进行修形处理。在减速器空

载时，修形后的摆线轮在起初只与一个针齿啮合接触，其余的摆线轮与针齿之间会

存在大小不一的初始啮合间隙。而在施加负载后，摆线轮通过与针齿接触产生形变

抵消初始法向间隙，使得传动中其余的摆线轮齿与针齿参与啮合，但同时啮合且进

行有效传力的针齿齿数将小于原针齿齿数的半数。其中，第 m 对摆线针轮啮合处沿

其法线方向的初始法向啮合间隙[75,76]为： 

 1 2 1
1 1Δ( ) Δ [1 sin( ) Δ [1 cos( ) 1 sin( )]]− −= − − − −−m rp m p m mr r K Kϕ ϕ φ ϕ ϕ φ  (4-1) 

式中，ϕm—某一个针齿中心相对于转臂的转角，即啮合相位角。 

由式(4-1)可知，在未加载负载扭矩的情况下，最先接触的一对轮齿是处于

ϕm=ϕ0=arccosK1 处的摆线轮与针齿。 

如图 4-1 所示，在向摆线轮施加负载时，由于摆线轮与针齿的啮合作用会产生

接触变形，从而导致摆线轮发生转动，转动角度为 λ。而第 m 对摆线针轮啮合处产

生的接触变形量ψm与啮合力臂 lm之间则满足关系式： 

 ⋅=m mlψ λ  (4-2) 

式中，ψm—摆线轮与针齿啮合接触的变形量； 
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lm—啮合力臂，即针齿与摆线轮的啮合点的公法线到摆线轮中心的距离。 

 

图 4-1 接触变形与啮合力臂的关系图 

由此可得，啮合力臂的比值等于摆线轮与针齿之间接触变形量的比值，关系式

可表示为： 

 
max max

=m ml
l

ψ
ψ

 (4-3) 

式中，lmax—摆线轮与针齿啮合处的最大啮合力臂。 

当力臂长度等于摆线轮的节圆半径 rc′时，啮合力臂为最大值，此时力臂的方向

恰好与摆线轮啮合点上接触力的方向垂直，则力臂的表达式为： 

 1sin( ) −= ⋅m c ml r ′ ϕ φ  (4-4) 

结合式(4-3)和式(4-4)，可以计算出某一个针齿的接触变形量为： 

 1
max sin( ) −⋅=m mψ ψ φϕ  (4-5) 

因此，当∆(ϕm)<ψm 时，第 m 对摆线轮与针齿参与啮合传力；当∆(ϕm)=ψm 时，

摆线轮与针齿即将进入或退出啮合，即处于接触临界状态；当∆(ϕm)>ψm时，摆线轮

与针齿不参与啮合传力。 

4.1.2 摆线针轮间啮合力计算 

如图 4-2 所示，在 RV 减速器的第Ⅱ级摆线针轮减速机构中，为了达到高传动精

度、大刚度、小弹性变形等要求，针齿往往半卧在针齿壳的销孔内，即采用“卧枕
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式”安装。如此，针齿在与摆线轮啮合时，基本不会产生弯曲变形，所以其发生的

弹性变形以接触变形为主[77]。 

 

图 4-2 卧枕式安装 

摆线轮与针齿之间接触状态可等效为两个圆柱之间的接触关系，则摆线轮与针

齿啮合接触时，其接触变形量的最大值ψmax 与法向载荷的最大值 Fmax 的关系式可由

圆柱体之间接触的赫兹接触计算公式[78]得到： 

 

1
max

1

2

2

2
max

2

(1 )2 4 1[ (ln )

(1 ) 4 1(ln )]

3

3

c

rp

c

F
b E b

E b
r

ψ
ν ρ

π

ν

′

′

−
= + +

−
+

∣ ∣

 (4-6) 

式中，bc—摆线轮厚度; 

ρc—摆线轮真实齿廓的曲率半径; 

b′—摆线针轮啮合传动区域的接触半宽。 

摆线轮真实齿廓的曲率半径为： 

 
3

2
1 1( 1)cos( ) (1 )

p
c rp

mP P

r
r

K Z Z K
ρ

ϕ
φ

= +
+ − +

 (4-7) 

式中，当ϕm=ϕ0=arccosK1 时，接触变形量ψm为最大值ψmax。 

接触半宽的计算公式为： 



安徽工程大学硕士学位论文 

44 

 

 
2 2

3 max1 2

1 2

2 | |1 14.99 ( )
| |

c rp

c c rp

rFb
E E b r

ρν ν
ρ

′ − ⋅− −= ×10 + ⋅ ⋅
+

 (4-8) 

由上文可知，第 m 对摆线轮与针齿间的啮合力 Fm 与接触变形量和初始啮合间

隙的差值成正比线性关系，则第 m 对摆线轮与针齿间的啮合力 Fm 为： 

 max
max

Δ( )−= ⋅m
m

mF Fψ ϕ
ψ

 (4-9) 

式中，Fmax—在最先接触点(ϕm=ϕ0=arccosK1)处或靠近该点处的啮合力，且该点处的

接触变形量ψm为最大值。 

由于修形后的摆线轮与针齿之间存在初始间隙，在其传动过程中只有部分齿进

行啮合传力，假设参与啮合的是针齿号 a 到针齿号 b，共计 m 个针齿，根据力矩平

衡得： 

 
=

=
= ∑ m

m b

c m a mT F l  (4-10) 

式中，Tc—单个摆线轮上的转矩。 

则起始啮合点（最大受力齿）的最大啮合力 Fmax 为： 

 

maxmax

max Δ( )( Δ ) ( ) 
 
 

= =
− ∑ − ⋅∑ ⋅

c c

m m
mm

m
c

bb
m

aa

T TF l ll r′
ϕψ ϕ

ψψ

 (4-11) 

由式(4-6)可知，求解最大接触变形量ψmax，则需要最大初始啮合力 Fmax 作为已

知量代入计算，所以暂取标准摆线轮与针齿接触的最大啮合力 Fa 与修形摆线轮与针

齿接触的最大啮合力 Fb 之和的平均值作为最大初始啮合力初始值 F0，通过结合式

(4-9)~(4-11)可得 Fa 的计算公式为： 

 
/2

12
1

4

=

= =
∑
p
c c c

c p
a Z

mm

T r TF
K Z

l
r

′
 (4-12) 

式中，Tc=0.55T0，T0=412000N·mm，由于实际工程中制造和装配误差的影响，单个

摆线轮上的转矩略大于行星架传递的额定转矩 T0。 

Fb 的计算公式为： 
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 = c
b

c

TF
r ′  (4-13) 

则最大初始啮合力初始值 F0 的计算公式为： 

 0 2
+

= a bF FF  (4-14) 

将最大初始啮合力初始值 F0 带入式(4-6)求解出最大接触变形量ψmax 的初始值

ψ0，再利用式(4-11)求解出最大初始啮合力 F1，如此采用循环迭代法计算精确的最大

初始啮合力 Fmax，计算流程如图 4-3 所示。 

 
图 4-3 最大初始啮合力计算流程 

如图 4-3 所示，设立|Fk-F(k-1)|≤0.1% Fk 作为收敛条件，若|Fk-F(k-1)|>0.1% Fk，

则将 Fk 的值赋予给 F(k+1)继续执行计算；若|Fk-F(k-1)|≤0.1% Fk，则输出 Fk。循环计算，

直到迭代完成，得到精确的最大初始啮合力 Fmax。 

如此，可利用式(4-9)求解出摆线轮与针齿间各齿接触的啮合力，则摆线针轮传

动之间存在的接触应力的计算公式可利用赫兹接触公式得到，即 

 0.418= ⋅
H

t

m t

c

F E
b

σ
ρ

 (4-15) 
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式中，摆线轮与针齿的综合曲率半径为： 

 ⋅
=

−
c rp

t
c rp

r
r

ρ
ρ

ρ
 (4-16) 

摆线轮与针齿的等效弹性模量为： 

 1 2

1 2

2=
+t

E EE
E E  (4-17) 

如图 4-4 所示，经上述循环迭代法运算完成后得到精确的最大初始啮合力 Fmax

后，绘制出此时的初始啮合间隙与接触变形量的关系图。 

 
图 4-4 初始啮合间隙与接触变形量的关系 

由上图可知，两条曲线的交点之间的区域即是啮合区间[10.91°, 94.55°]，在此区

间内修形后的摆线轮共与 8 个针齿进行啮合接触，利用式(4-15)可计算出每对摆线轮

齿间的理论接触应力，如表 4-1 所示。 

表 4-1 啮合摆线轮齿对间的理论接触应力 

针齿序号 理论接触应力 
3 228.14 Mpa 
4 301.86 Mpa 
5 485.87 Mpa 
6 622.65 Mpa 
7 667.13 Mpa 
8 573.18 Mpa 
9 448.82 Mpa 

10 365.85 Mpa 
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4.2 摆线针轮啮合副有限元模型的建立 

如图 4-5 所示，摆线针轮啮合副有限元模型的建立将按照 ABAQUS 仿真分析流

程展开介绍。 

 
图 4-5 基于 ABAQUS 的摆线针轮动态接触分析流程 

（1）模型导入与装配 

摆线轮与针齿的三维模型的建立与装配已在上文中详细描述，与之不同的是， 

为了减少计算时间、节约计算资源，提高仿真的效率，在保证仿真精度的情况下减

少其余部件对结果的干扰，则对模型进行相关简化，得到摆线针轮啮合副有限元模

型如图 4-6 所示。 

其中，摆线针轮啮合副模型采用单片摆线轮与针齿进行啮合装配，以单个曲柄

轴进行驱动，由于针齿是卧枕式安装于针齿壳上，其半嵌入销孔之中，即针齿与针

齿壳并为一体，随之利用 SolidWorks 将简化模型另存为 Parasolid(*.x_t)文件格式，

将其作为部件导入到 ABAQUS 中，并定义相关部件的名称，完成模型的导入。 

在装配模块中，将导入的部件进行装配，各部件会按照导入前的相对位置关系

自动装配，并将全局坐标系的原点定义到针齿的分布圆中心，完成部件的装配。 
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图 4-6 摆线针轮啮合副有限元模型 

（2）材料属性的赋予 

在属性模块中，根据表 3-1 对应的摆线轮和针齿的材料属性，分别创建相应的

材料和材料截面，材料截面的类别定义为实体，类型定义为均质。再将所创建的材

料截面赋予给各部件，完成材料属性的赋予。 

（3）分析步的定义 

在分析步模块中，利用管理器创建动力显式分析步(Dynamic/Explicit)，以摆线轮

公转一周为一个周期，即曲柄轴自转一周，转速为605r/min，转动一周则需用时0.099s，

所以设置仿真时间为 0.105s。 

（4）网格剖分 

研究摆线轮上接触应力的变化特性，需要对摆线轮与针齿间的接触区域内的网

格进行局部细化，从而保证仿真精度。根据接触主面网格要大于从面网格的原则，

将针齿内接触区域的网格大小设置为 0.3mm，摆线轮内接触区域的网格大小设置为

0.2mm，其余部分的网格大小设置为 2mm，网格单元类型选择 Explicit 单元库中的

八结点线性六面体单元(C3D8R)，采用六面体网格剖分，得到的摆线轮网格节点数为

137586，网格单元数为 108490，针齿网格节点数为 48888，网格单元数为 37060，曲

柄轴网格节点数为 1508，网格单元数为 1130。剖分完成的网格如图 4-7 所示。 
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图 4-7 摆线针轮啮合副网格 

（5）摆线针轮啮合副的定义 

在相互作用模块中，分别在针齿分布圆的中心、摆线轮的中心、偏心轮的中心

以及曲柄轴端面中心创建参考点，再分别建立各参考点与对应的针齿壳外表面、摆

线轮中心孔内表面、偏心轮外表面以及曲柄轴中心孔内表面的耦合约束，再对曲柄

轴进行刚体约束，其质心作为参考点。这里的曲柄轴主要是作为载荷和边界条件施

加的过渡载体，为避免其不会对仿真结果产生影响，这里对其进行刚体约束。 

创建铰接(Hinge)连接截面，将其指派到摆线轮的中心和偏心轮的中心之间建立

的“线条特征”上，以模拟摆线轮的公转，再将铰接连接截面指派到针齿分布圆中心

和曲柄轴质心之间建立的“线条特征”上，以模拟曲柄轴的自转。 

创建接触属性，定义“切向行为”为罚接触，摩擦系数设定为 0.1，定义“法向行

为”为硬接触。创建相互作用，选择“表面与表面”接触，选定针齿的接触表面作为主

面，摆线轮接触表面作为从面，“力学约束公式化”选择罚接触方法，“滑移公式”选择

有限滑移，指派所定义的接触属性。 

（6）边界条件的定义与载荷的施加 

对针齿壳的外圈表面进行完全固定，在曲柄轴质心的 Z 方向上施加 64rad/s 的

转速，其数值对应摆线轮的公转速度，同时在摆线轮的中心孔内表面耦合点的 Z 方

向上施加与转速同转向的负载转矩，施加转矩为额定负载的 0.55 倍，大小为

226600N·m，其中转速与载荷的施加都由平滑分析步控制，具体如表 4-2 所示。 
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表 4-2 平滑分析步设置 

时间 幅值 
0 s 0 

0.01 s 1 

4.3 基于 ABAQUS 的摆线针轮动态接触分析 

4.3.1 有限元结果分析 

仿真分析完成后，通过后处理监测仿真结果。得到摆线轮上啮合处的接触应力

情况如图 4-8 所示。  

 

图 4-8 摆线轮接触应力情况 

同时，在摆线轮的转速和负载达到稳定时，其最大接触应力随时间的变化情况

如图 4-9 所示。 

 
图 4-9 最大接触应力变化趋势 

由上图可知，在额定负载的情况下，经过修形后的摆线轮与针齿共有 8 对轮齿
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参与啮合，与理论计算的啮合齿对数相同，图中显示摆线轮上的最大接触应力值为

647Mpa，其屈服强度为 885Mpa，而针齿的屈服强度为 1500Mpa，因此满足动态强

度要求。 

为了进一步分析摆线轮齿廓上的应力分布特性，提取了某一段摆线齿廓曲面上

的接触应力随曲柄轴旋转的变化过程，如图 4-10 所示。 

 

图 4-10 摆线齿廓曲面接触应力变化图 

由上图可知，摆线轮齿随着曲柄轴转动逐渐完成啮入和啮出，而摆线轮齿曲面

上的接触应力沿着摆线轮齿廓的方向移动，整体呈现先增大后减小的趋势，沿齿宽

方向的接触应力大小基本相同，啮合传动过程中摆线轮齿的受载均匀。 

4.3.2 摆线针轮啮合副模型精度验证 

通过仿真分析得到的摆线轮齿上接触应力值与理论计算的接触应力值的对比结

果如图 4-11 所示。 

 
图 4-11 摆线轮接触应力的仿真值与理论值对比 

由上图可以直观地观察到两者的接触应力的变化规律一致，均呈现先增大后减
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小的变化趋势，且都在第 7 号齿出现最大接触应力。由于理论计算未考虑摆线轮中

轮辐开孔及变形对接触应力的影响，则有限元分析结果与理论计算结果会出现一定

范围的偏差，但其中最大误差未超过 10%，处于合理范围之内。因此进一步验证了

所建立的摆线针轮啮合副有限元模型的准确性以及用此模型研究摆线针轮动态接触

的可靠性。 

4.4 不同误差因素对摆线轮接触应力的影响 

对于摆线轮来说，其摆线曲面上的接触应力基本都是通过摆线轮与针齿啮合接

触产生的，而摆线轮的修形齿廓则会影响摆线针轮传动的接触特性，直接导致摆线

轮上的接触应力发生改变，从而影响其承载能力。 

因此，本节选用与 3.3 节相同的研究对象加以分析。并且同样按照表 3-4 分别给

四种因素选定初始误差值以探究其对摆线轮接触应力的影响。基于所建立的摆线针

轮副有限元模型进行有限元仿真分析，可得四种因素单独作用影响下的摆线轮最大

接触应力变化曲线如图 4-12 所示。 

 
图 4-12 四因素接触应力曲线 

(a) 针齿销孔轴向位置度误差；(b) 针齿分布圆半径误差；(c) 针齿半径误差；(d) 径向间隙 
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由上图可知，上述因素发生微小的扰动误差时，摆线轮的最大接触应力幅值明

显增加。其中，摆线轮受针齿销孔轴向位置度误差影响对应的接触应力平均值为

688Mpa，受针齿分布圆半径误差影响对应的接触应力平均值为 766Mpa，受针齿半

径误差影响对应的接触应力平均值为 690Mpa，受径向间隙影响对应的接触应力平

均值为 628Mpa。 

如图 4-13 所示，在已建立的摆线针轮副有限元模型的基础上，设置一定区间的

自变量范围，分别建立了各选定因素的对应误差模型。经有限元分析，得到各因素

单独作用对摆线轮接触应力的影响曲线，其中以摆线轮最大接触应力的平均值来表

征单因素变动所影响的摆线轮接触应力的变化幅度。 

 

图 4-13 接触应力变化趋势 

(a) 针齿销孔轴向位置度误差；(b) 针齿分布圆半径误差；(c) 针齿半径误差；(d) 径向间隙 

由上图可知，当针齿销孔轴向位置度误差值和针齿分布圆半径误差值增加时，

接触应力也随之增大；当针齿半径误差值增加时，接触应力随之增大，但其正向偏

差引起的接触应力变化幅度较小于其反向偏差的影响；当径向间隙发生变化时，接



安徽工程大学硕士学位论文 

54 

 

触应力则会增大，但当其减小时，接触应力的增势较缓。  

4.5 修形齿廓对摆线轮接触应力的影响 

如图 4-14 所示，设置不同的修形量，记录对应模型中摆线轮最大接触应力的平

均值，以此来比较等距修形、移距修形对摆线轮接触应力的影响。 

 
图 4-14 单修形对摆线轮接触应力的影响 

(a) 等距修形；(b) 移距修形 

由上图可知，等距修形量的增加会使摆线轮接触应力减小，而移距修形量的增

加会使摆线轮接触应力增大，两种修形方法对于摆线轮接触应力的影响程度相似。 

设置如表 3-5 同样的修形量参数，建立相关模型，通过仿真计算得到不同组合

修形对摆线轮接触应力的影响如图 4-15 所示。 

 
图 4-15 各修形方法下摆线轮接触应力对比 

由上图可知，“正等距+负移距”组合修形对摆线轮接触应力的影响较小于“负

等距+正移距”组合修形，采用“正等距+负移距”组合修形的摆线轮产生的接触应
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力更小，而使用最佳修形量的组合修形比常规组合修形引起的摆线轮接触应力更小。 

4.6 本章小结 

本章提出了摆线针轮传动过程中啮合齿数和啮合区间的判定方法，以及摆线轮

与针齿间啮合力的计算方法，并推导出了相关计算公式。分析了利用 ABAQUS 软件

基于简化的摆线针轮传动机构建立摆线针轮啮合副有限元模型的具体过程，并对此

展开有关摆线针轮传动的动态接触研究，得到了摆线针轮间啮合传动的接触状态，

分析了摆线轮齿廓接触面上接触应力的变化。同时，通过对比理论数值与仿真数值

的一致性，验证了基于摆线针轮啮合副有限元模型研究动态接触的准确性与可靠性，

并进一步研究了不同误差和修形齿廓对传动精度的影响规律。 

（1）定义了建立摆线针轮啮合副有限元模型过程中相关设置，并对比发现理论

啮合齿数和仿真啮合齿数相同，且理论接触应力与仿真接触应力的变化规律相同且

最大误差不超过 10%，验证了摆线针轮啮合副有限元模型的准确性。 

（2）分析了不同误差对摆线轮接触应力的影响规律。当针齿销孔轴向位置度误

差、针齿分布圆半径误差、针齿半径误差和径向间隙的偏差量增加时，摆线轮接触

应力会出现不同程度的增大。其中，针齿半径误差值正向偏差引起的接触应力变化

幅度较小于其反向偏差的影响，径向间隙减小时，接触应力的增势较缓。 

（3）分析了不同修形齿廓对摆线轮接触应力的影响规律。摆线轮接触应力随等

距修形量的增加而减小，随移距修形量的增加而增大，两种修形方法对于摆线轮接

触应力的影响程度相似；采用“正等距+负移距”和“负等距+正移距”组合修形的

RV 减速器，其传动时产生的摆线轮接触应力小于单独使用等距修形或移距修形的

RV 减速器，且采用“正等距+负移距”组合修形的摆线轮产生的接触应力小于“负

等距+正移距”组合修形。 
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第 5 章 RV 减速器多因素耦合作用影响研究 

RV 减速器广泛应用于工业机器人的关节处，其传动性能的稳定性对于工业设

备的高效运行至关重要，而它的传动性能则会受到多种因素的影响。在本章的研究

工作中，将利用响应面法基于前两章建立的 RV 减速机虚拟样机与摆线针轮啮合副

有限元模型，来重点分析多种因素耦合作用对 RV 减速器的传动精度以及摆线轮接

触应力的影响，并且揭示其间的潜在函数关系，完成响应面模型的构建，从而提高

对 RV 减速器传动性能研究的效率。 

5.1 响应面试验设计方法 

5.1.1 响应面原理概述 

响应面法是一种用于解决多变量问题的统计方法，它基于合理的实验设计方法，

通过实验获得一定的数据，并使用二次回归方程来拟合因子与响应值之间的函数关

系[79-81]。与其他试验方法相比，响应面法的优势在于可以在较少的实验中获得试验

因子与响应目标之间的近似关系，并且这种关系可以用显式函数来表达。如此，可

以有效提高系统分析和优化设计的效率，特别是在处理复杂系统时，可以使用近似

模型随时动态观察目标的变化，直观地了解局部因素对整个系统的详细影响。因此，

响应面法在各个领域得到了广泛的应用。 

响应面法是一种构建近似模型的方法，通过对指定设计空间内的试验点进行试

验设计，拟合输出变量（系统响应）的全局逼近来模拟真实响应面。 

系统响应目标与设计变量之间满足以下公式： 

 ( )Y y x δ= +  (5-1) 

式中，y (x)—原函数 y(x)的近似函数，即响应面； 

δ—总误差。 

响应面可以定义为： 

 0
1

( ) ( )i i
i

N

y x xα α λ
=

= + ∑  (5-2) 
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式中，λi—基函数； 

αi—基函数系数； 

N—基函数个数。 

由此可得二阶响应面近似函数： 

 ( ) 2
0 1 1 1= = = <

= + ∑ + ∑ + ∑
N N N

i i ij i ij i ji i i j
y x x x x xα α α α  (5-3) 

式中，α0—偏移项； 

αi—线性偏移项； 

αii—二阶偏移系数； 

αij—交互作用系数。 

采用最小二乘法计算基函数系数矩阵： 

 T 1 T( )−= Yβ θ θ θ  (5-4) 

式中，θ—响应面样本点矩阵，可以表示为： 

 

1,1 1,2 1,

2,1 2,2 2,

,1 ,2 ,

1
1

1

j

j

i i i j

x x x
x x x

x x x

θ



= 
  





   



 (5-5) 

Y—设计样本点对应的响应矢量，即 

 ( )T
1 2, , , iY y y y=   (5-6) 

根据设计样本点确定θ 和 Y，得到系数矩阵β，即可确定响应面对应的具体函数

表达式。 

5.1.2 响应面试验设计流程 

考虑到RV减速器本身及其传动的复杂性和响应面法在构建拟合模型中的优势，

本节将利用响应面法结合虚拟样机技术与有限元分析技术展开试验设计，以多种误

差因素为设计变量，以 RV 减速器传动精度与摆线轮接触应力为响应目标，在试验

数据的基础上，构建响应面近似模型，综合研究多种因素耦合作用对 RV 减速器的

传动精度以及摆线轮接触应力的影响，探究其中的潜在函数关系。 

基于已建立的 RV 减速器虚拟样机和摆线针轮啮合副有限元模型，建立了包含
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各研究因素的模型，探究各研究因素单独作用对 RV 减速器传动误差和摆线轮接触

应力的影响，以进一步综合研究各因素之间交互作用对其的影响规律。响应面试验

设计的具体步骤如下： 

（1）确定设计变量和响应目标 

本文的主要设计因素有：针齿销孔轴向位置度误差、针齿分布圆半径误差、针

齿半径误差和径向间隙，响应目标为 RV 减速器传动误差和摆线轮接触应力，其因

素类型指示图如图 5-1 所示（以正向偏差为例）。 

 

图 5-1 研究因素类型 

(a) 针齿销孔轴向位置度误差；(b) 针齿分布圆半径误差；(c) 针齿半径误差；(d) 径向间隙 

（2）响应面组合试验设计方法 

对于响应面设计方法，采用单因素实验检验筛选各因素的最优值，再通过 Box-

Behnken 矩阵抽样法[82,83]对每个因素取三个水平，编码为(−1,0,1)，分别对应实验点

的低值、中值和高值，并根据每个因素水平进行组合测试。 

将第三章和第四章中对应的不同误差因素对 RV 减速器传动误差和摆线轮接触

应力的影响结果作为单因素实验结果，将各因素对应的传动误差与接触应力的最优

值设为中间水平，则响应面试验设计因素与对应水平如表 5-1 所示。 

同时，为了方便分析，用字母指代设计因素。其中，针齿销孔轴向位置度误差

为 A，针齿分布圆半径误差为 B，针齿半径误差为 C，径向间隙为 D。 
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表 5-1 响应面试验设计因素与水平 

因素 变量 
水平 

−1 0 1 
针齿销孔轴向位置度误差 A −0.02 ° 0 ° 0.02 ° 
针齿分布圆半径误差 B −0.02 mm 0 mm 0.02 mm 

针齿半径误差 C −0.02 mm 0 mm 0.02 mm 
径向间隙 D 0.215 mm 0.225 mm 0.235 mm 

根据表 5-1 可设计多因素响应面组合试验设计方案，如表 5-2 所示。 

表 5-2 响应面试验设计及结果 

实验号 
针齿销孔轴

向位置度误

差 A/° 

针齿分布圆

半径误差

B/mm 

针齿半

径误差

C/mm 

径向间隙

D/mm 
传动误差

平均值τ/′ 

最大接触应

力的平均值

σ/Mpa 
1 −1 0 0 −1 2.45 619.71 
2 0 1 0 −1 0.69 714.88 
3 −1 0 1 0 2.27 616.18 
4 0 −1 1 0 0.53 731.85 
5 0 −1 −1 0 0.37 724.74 
6 −1 −1 0 0 2.56 616.46 
7 1 1 0 0 1.98 953.72 
8 0 0 −1 1 0.75 715.26 
9 1 0 −1 0 1.66 833.28 

10 0 0 −1 −1 0.74 712.39 
11 0 −1 0 1 0.76 750.86 
12 −1 0 0 1 2.4 614.57 
13 1 0 0 1 1.86 928.28 
14 1 0 1 0 2.04 978.96 
15 −1 1 0 0 2.57 639.21 
16 −1 0 −1 0 2.64 743.26 
17 0 0 0 0 0.21 538.18 
18 0 −1 0 −1 0.76 747.29 
19 0 1 −1 0 0.14 726.04 
20 0 0 0 0 0.11 526.69 
21 0 1 1 0 1.36 742.91 
22 1 0 0 −1 1.84 836.68 
23 0 0 0 0 0.1 522.78 
24 0 1 0 1 0.7 744.84 
25 0 0 1 −1 0.78 712.39 
26 1 −1 0 0 1.72 826.49 
27 0 0 1 1 0.73 710.89 
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（3）响应面模型的构建与验证 

构建响应面模型，并验证其精度。利用上述试验设计构建了目标函数的响应面

模型，并进行方差分析和显著性检验，验证其准确性。 

具体的响应面设计试验的流程如图 5-2 所示。 

 

图 5-2 响应面设计流程图 

5.2 多因素耦合作用对 RV 减速器传动精度的影响 

5.2.1 RV 减速器传动精度响应面模型的建立与评估 

（1）多元线性回归模型的建立 

根据表 5-2 中的试验设计结果，用最小二乘法计算回归系数矩阵，构造 RV 减

速器传动误差的二次多项式响应面函数为： 

 
2 2 2 2

156.35 35.48 0.27 22.75 1388 156.25
468.75 87.50 662.5 12.5 75
4373.96 670.83 620.21 3083.33

A B C D AB
AC AD BC BD CD

A B C D

τ = − × + × + × − × + ×
+ × + × + × + × − ×

+ × + × + × + ×

 (5-7) 

（2）精度评估 

如表 5-3 所示对所构建的 RV 减速器传动精度响应面模型进行方差分析及显著
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性检验的结果。 

表 5-3 传动精度响应面模型的方差分析 

方差来源 离均差平方和 自由度 均方和 F 值 P 值 
模型 19.32 14 1.38 37.14 < 0.0001 

A 1.20 1 1.20 32.22 0.0001 
B 0.0456 1 0.0456 1.23 0.2894 
C 0.1657 1 0.1657 4.46 0.0564 
D 0.0003 1 0.0003 0.0081 0.9299 

AB 0.0156 1 0.0156 0.4206 0.5289 
AC 0.1406 1 0.1406 3.79 0.0755 
AD 0.0012 1 0.0012 0.0330 0.8589 
BC 0.2809 1 0.2809 7.56 0.0176 
BD 0.0000 1 0.0000 0.0007 0.9797 
CD 0.0009 1 0.0009 0.0242 0.8789 
A2 16.33 1 16.33 439.46 < 0.0001 
B2 0.3840 1 0.3840 10.34 0.0074 
C2 0.3389 1 0.3389 9.12 0.0107 
D2 0.5070 1 0.5070 13.65 0.0031 
残差 0.4458 12 0.0371 / / 
失拟项 0.4384 10 0.0438 11.85 0.0803 
纯误差 0.0074 2 0.0037 / / 
总离差 19.76 26 / / / 

注：差异显著，P<0.05；差异极显著，P<0.01；决定系数 R2=97.74%。 

方差分析中各项的显著性是对模型的评价标准，参数越显著，对响应目标影响

越大。由表 5-3 可知，以 RV 减速器传动误差平均值为响应值时，该模型的 P 值

<0.0001（极显著），失拟项的 P 值=0.0803>0.05（不显著），决定系数 R2=97.74%，

说明该模型的拟合效果较好，并具有较高的预测精度，可以用该模型对 RV 减速器

传动精度进行预测。 

由表 5-3 中 F 值可知，多因素间耦合作用对 RV 减速器传动精度的影响程度大

小关系为：针齿分布圆半径误差与针齿半径误差(B×C)>针齿销孔轴向位置度误差与

针齿半径误差(A×C)>针齿销孔轴向位置度误差与针齿分布圆半径误差(A×B)>针齿

销孔轴向位置度误差与径向间隙(A×D)>针齿半径误差与径向间隙(C×D)>针齿分布

圆半径误差与径向间隙(B×D)。 

如图 5-3 所示，针对所构建的 RV 减速器传动精度响应面模型，分别做了 20 组
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随机多因素参数组合对照仿真实验，用以验证响应面模型的准确性。图中显示，RV

减速器传动精度响应面模型的预测值和试验模型的观测值变化趋势一致，整体数据

较为接近，从而验证了响应面模型的准确性。 

 
图 5-3 RV 减速器传动精度响应面模型的对比验证 

5.2.2 传动精度响应曲面与等高线分析 

为了确定各因素间耦合作用对 RV 减速器传动精度的影响，分别作出试验因素

间耦合作用的响应曲面及等高线，如图 5-4 所示。 
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图 5-4 多因素耦合作用对 RV 减速器传动误差的影响 

(a) 针齿销孔轴向位置度误差×针齿分布圆半径误差；(b) 针齿销孔轴向位置度误差×针齿半径

误差；(c) 针齿销孔轴向位置度误差×径向间隙；(d) 针齿分布圆半径误差×针齿半径误差； 

(e) 针齿分布圆半径误差×径向间隙；(f) 针齿半径误差×径向间隙 

由上图所示，响应曲面在 XY 平面上的垂直投影为响应面模型的等高线图，等

高线的形状可直观显示试验因素间交互作用的显著性，形状为椭圆形表示交互作用

显著，圆形则表示不显著。 

其中，图 5-4 (a)所示的等高线图未形成闭合椭圆形，表明针齿销孔轴向位置度

误差与针齿分布圆半径误差(A×B)的交互作用不显著，且通过对应的响应曲面可以

看出，当给定针齿分布圆半径误差时，沿着针齿销孔轴向位置度误差的轴向，曲面

坡度变化明显；而当给定针齿销孔轴向位置度误差时，沿着针齿分布圆半径误差的

轴向，曲面坡度变化细微，表明两者交互作用时，针齿销孔轴向位置度误差较针齿

分布圆半径误差对传动误差影响更大。 

同理，图 5-4 (b)和图 5-4 (c)中，针齿销孔轴向位置度误差与针齿半径误差(A×C)

的交互作用不显著，两者相互作用时，针齿销孔轴向位置度误差对传动误差占主要

影响；针齿销孔轴向位置度误差与径向间隙(A×D)的交互作用不显著，两者相互作用

时，针齿销孔轴向位置度误差对传动误差占主要影响。 

图 5-4 (d)所示的等高线图趋向于尖椭圆形，表明针齿分布圆半径误差与针齿半

径误差(B×C)的交互作用显著，且通过对应的响应曲面可以看出，曲面坡度沿针齿分

布圆半径误差和针齿半径误差两个轴向的变化幅度一致。传动误差随针齿分布圆半

径误差的减小与针齿半径误差正向偏差的减小和反向偏差的增大而降低，表明针齿
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分布圆半径误差与针齿半径误差对传动误差的影响程度近似相等。 

图 5-4 (e)和图 5-4 (f)所示的等高线均趋向于正圆形，说明针齿分布圆半径误差

与径向间隙(B×D)的交互作用不显著，以及针齿半径误差与径向间隙(C×D)的交互作

用不显著，其各自相对独立地对传动误差的响应产生影响。 

5.3 多因素耦合作用对摆线轮接触应力的影响 

5.3.1 摆线轮接触应力响应面模型的建立与评估 

（1）多元线性回归模型的建立 

根据表 5-2 中的试验设计结果，用最小二乘法计算回归系数矩阵，构造摆线轮

接触应力的二次多项式响应面函数为： 

 

5

4 5 5

5 2 5 2

5 2 5 2

45281.56 20924.71 6905.90 1388.27 3.9881 10
6.53 10 1.70475 10 1.20925 10 6100
32987.5 5462.5 3.46735 10 2.56889 10
2.65907 10 8.88492 10

A B C D
AB AC AD BC

BD CD A B
C D

σ = − × − × + × − × ×

+ × × + × × + × × + ×

+ × − × + × × + × ×

+ × × + × ×

 (5-8) 

（2）精度评估 

如表 5-4 所示对所构建的摆线轮接触应力响应面模型进行方差分析及显著性检

验的结果。 

由表 5-4 可知，以摆线轮齿廓曲面上的最大接触应力的平均值为响应值时，该

模型的 P 值<0.0001（极显著），失拟项 P 值=0.0563>0.05（不显著），决定系数

R2=96.95%，同样说明接触应力响应面模型的拟合程度较高，并可用该模型对摆线轮

接触应力进行预测。 

由表 5-4 中 F 值可知，多因素间耦合作用对摆线轮齿廓曲面上的接触应力的影

响程度大小关系为：针齿销孔轴向位置度误差与针齿半径误差(A×C)>针齿销孔轴向

位置度误差与针齿分布圆半径误差(A×B)>针齿销孔轴向位置度误差与径向间隙

(A×D)>针齿分布圆半径误差与径向间隙(B×D)>针齿分布圆半径误差与针齿半径误

差(B×C)>针齿半径误差与径向间隙(C×D)。 
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表 5-4 接触应力响应面模型的方差分析 

方差来源 离均差平方和 自由度 均方和 F 值 P 值 
模型 3.538×105 14 25271.03 27.28 < 0.0001 

A 1.895×105 1 1.895×105 204.59 < 0.0001 
B 1279.47 1 1279.47 1.38 0.2627 
C 121.67 1 121.67 0.1313 0.7233 
D 1227.35 1 1227.35 1.32 0.2721 

AB 2729.02 1 2729.02 2.95 0.1118 
AC 18599.50 1 18599.50 20.08 0.0008 
AD 2339.66 1 2339.66 2.53 0.1380 
BC 23.81 1 23.81 0.0257 0.8753 
BD 174.11 1 174.11 0.1880 0.6723 
CD 4.77 1 4.77 0.0052 0.9440 
A2 1.026×105 1 1.026×105 110.75 < 0.0001 
B2 56312.94 1 56312.94 60.79 < 0.0001 
C2 60336.37 1 60336.37 65.14 < 0.0001 
D2 42102.26 1 42102.26 45.45 < 0.0001 
残差 11115.73 12 926.31 / / 
失拟项 10987.57 10 1098.76 17.15 0.0563 
纯误差 128.16 2 64.08 / / 
总离差 3.649×105 26 / / / 

注：差异显著，P<0.05；差异极显著，P<0.01；决定系数 R2=96.95%。 

针对所构建的摆线轮接触应力响应面模型，分别做了 20 组随机多因素参数组合

对照仿真实验，用以验证摆线轮接触应力响应面模型的准确性，模型的预测值和仿

真的观测值对比如图 5-5 所示。 

 
图 5-5 摆线轮接触应力响应面模型的对比验证 
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由上图可知，摆线轮接触应力响应面模型的预测值和试验结果的整体数值较为

接近且误差较小，从而验证了摆线轮接触应力响应面模型的准确性。 

5.3.2 接触应力响应曲面与等高线分析 

为了确定各因素间耦合作用对摆线轮接触应力的影响，分别作出试验因素间交

互作用的响应曲面及等高线，如图 5-6 所示。 

 
图 5-6 多因素耦合作用对摆线轮接触应力的影响 

(a) 针齿销孔轴向位置度误差×针齿分布圆半径误差；(b) 针齿销孔轴向位置度误差×针齿半径

误差；(c) 针齿销孔轴向位置度误差×径向间隙；(d) 针齿分布圆半径误差×针齿半径误差； 

(e) 针齿分布圆半径误差×径向间隙；(f) 针齿半径误差×径向间隙 
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由上图所示，图 5-6 (a)中的等高线图呈类圆形，表明针齿销孔轴向位置度误差

与针齿分布圆半径误差(A×B)的交互作用不显著，且通过对应的响应曲面可以看出，

当给定针齿分布圆半径误差时，随着针齿销孔轴向位置度误差正向偏差增大时，最

大接触应力增大；而当给定针齿销孔轴向位置度误差时，沿着针齿分布圆半径误差

的轴向，最大接触应力变化幅度缓慢，表明两者交互作用时，针齿销孔轴向位置度

误差较针齿分布圆半径误差对摆线轮接触应力影响更大。 

图 5-6 (b)所示的等高线图趋向于类椭圆形，表明针齿销孔轴向位置度误差与针

齿半径误差(A×C)的交互作用显著，且通过对应的响应曲面可以看出，曲面坡度沿针

齿销孔轴向位置度误差和针齿半径误差两个轴向的变化幅度趋于相同。最大接触应

力随针齿销孔轴向位置度误差反向偏差的增加与针齿半径误差的减小而降低，表明

针齿销孔轴向位置度误差与针齿半径误差对摆线轮接触应力的影响程度近似相等。 

同理，图 5-6 (c)中，针齿销孔轴向位置度误差与径向间隙(A×D)的交互作用不显

著，两者相互作用时，针齿销孔轴向位置度误差对摆线轮接触应力占主要影响。 

图 5-6 (d)、图 5-6 (e)和图 5-6 (f)所示的等高线均趋向于正圆形，说明针齿分布

圆半径误差与针齿半径误差(B×C)的交互作用不显著、针齿分布圆半径误差与径向间

隙(B×D)的交互作用不显著，以及针齿半径误差与径向间隙(C×D)的交互作用不显著，

其各自相对独立地对摆线轮接触应力的响应产生影响。 

5.4 本章小结 

本章分析了响应面法的基本原理和利用响应面法设计多因素组合试验的具体流

程，选定针齿销孔轴向位置度误差(A)、针齿分布圆半径误差(B)、针齿半径误差(C)

和径向间隙(D)为设计因素，确定 RV 减速器传动误差和摆线轮接触应力为响应目标。

根据试验结果绘制了相关响应曲面与等高线图，分析了多种因素耦合作用对 RV 减

速器的传动精度与摆线轮接触应力的影响规律，并根据得到的试验数据揭示了其间

存在的潜在函数关系，完成了响应面模型的构建。 

（1）针齿分布圆半径误差与针齿半径误差(B×C)的交互作用对 RV 减速器传动

精度的影响显著，其传动误差随针齿分布圆半径误差(B)的减小与针齿半径误差(C)

正向偏差的减小和反向偏差的增加而降低。总体多因素间耦合作用对 RV 减速器传



安徽工程大学硕士学位论文 

68 

 

动精度的影响程度排列为：(B×C)>(A×C)>(A×B)>(A×D)>(C×D)>(B×D)。 

（2）针齿销孔轴向位置度误差与针齿半径误差(A×C)的交互作用对摆线轮接触

应力的影响显著，其最大接触应力随针齿销孔轴向位置度误差(A)反向偏差的增加与

针齿半径误差(C)的减小而降低。总体多因素间耦合作用对摆线轮接触应力的影响程

度排列为：(A×C)>(A×B)>(A×D)>(B×D)>(B×C)>(C×D)。 

（3）建立了 RV 减速器传动精度与摆线轮接触应力的响应面模型，并验证了其

用于预测 RV 减速器在多因素耦合作用下的未知传动精度以及摆线轮接触应力的准

确性，从而可以利用该模型指导生产，避免多因素之间的强耦合作用影响 RV 减速

器的性能。 
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第 6 章 总结与展望 

6.1 全文总结 

智能制造行业的不断发展，使得以工业机器人为代表的高端自动化装备产业也

进一步得到提升，对工业机器人用 RV 减速器的相关研究成为当下热门，其中针对

其传动精度与摆线轮接触应力的研究更是推动工业机器人产业发展的关键技术。本

文以 RV 减速器作为研究对象，通过建立虚拟样机和有限元模型，进行了相关多体

动力学和摆线针轮传动时动态接触的仿真模拟。利用响应面试验选定针齿销孔轴向

位置度误差(A)、针齿分布圆半径误差(B)、针齿半径误差(C)和径向间隙(D)为设计因

素，确定 RV 减速器传动误差和摆线轮接触应力为响应目标，分析了多种因素间的

耦合作用对 RV 减速器传动精度与摆线轮接触应力的影响，并通过构建的响应面模

型准确预测了随机多因素参数组合对应的传动精度和摆线轮接触应力，提高了研究

效率。主要得出以下结论： 

（1）为真实还原 RV 减速器的运转工况，建立了精确的 RV 减速器三维模型，

计算出(a)固定类型（针齿壳固定，太阳轮输入，行星架输出）的 RV 减速器的总传

动比为 121:1，以及第Ⅰ级渐开线行星齿轮减速机构的啮合频率为 360Hz，第Ⅱ级摆

线针轮减速机构的啮合频率为 403Hz。推导了不同修形方法下摆线轮所对应的修形

齿廓方程，计算出修形摆线齿廓对应的最佳等距修形量为 0.5395mm，最佳移距修形

量为−0.3145mm。提出了摆线轮与针齿传动时啮合区间的判定方法以及摆线轮与针

齿传动时接触力的计算方法。为后续搭建 RV 减速器虚拟样机进行动力学分析以及

建立摆线针轮啮合副有限元模型进行摆线针轮动态接触性能分析，提供了充足的理

论依据。 

（2） RV 减速器的传动误差随针齿销孔轴向位置度误差、针齿分布圆半径误差、

针齿半径误差和径向间隙的偏差量的增加而出现不同程度的增大，摆线轮的等距修

形量、移距修形量的增加也会使传动误差增大。其中，针齿分布圆半径误差正向偏

差引起的传动误差变化幅度较大于其反向偏差的影响，针齿半径误差反向偏差对于
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传动误差的影响趋势较缓；采用组合修形的摆线轮，其对应 RV 减速器的传动精度

高于单独使用等距修形或移距修形的 RV 减速器，且采用“负等距+正移距”组合修

形的传动精度高于采用“正等距+负移距”组合修形的传动精度。 

（3）摆线轮齿廓上的接触应力沿着齿廓的方向移动，整体呈现先增大后减小的

趋势，沿齿宽方向的接触应力大小基本相同；摆线轮接触应力会随针齿销孔轴向位

置度误差、针齿分布圆半径误差、针齿半径误差和径向间隙的偏差量的增加而出现

不同程度的增大，摆线轮的等距修形量的增加会使接触应力减小，而移距修形量的

增加使其增大。其中，针齿半径误差值正向偏差引起的接触应力变化幅度较小于其

反向偏差的影响，径向间隙减小时，接触应力的增势较缓。采用组合修形的摆线轮，

其接触应力低于单独使用等距修形或移距修形的摆线轮，且采用“正等距+负移距”

组合修形的摆线轮，其接触应力低于采用“负等距+正移距”组合修形的摆线轮。 

（4）针齿分布圆半径误差与针齿半径误差(B×C)的耦合作用对 RV 减速器传动

精度的影响显著，其传动误差随针齿分布圆半径误差(B)的减小与针齿半径误差(C)

正向偏差的减小和反向偏差的增加而降低，多因素间耦合作用的影响程度排列为：

(B×C)>(A×C)>(A×B)>(A×D)>(C×D)>(B×D)；针齿销孔轴向位置度误差与针齿半径误

差(A×C)的耦合作用对摆线轮接触应力的影响显著，其最大接触应力随针齿销孔轴

向位置度误差(A)反向偏差的增加与针齿半径误差(C)的减小而降低，多因素间耦合

作用的影响程度排列为：(A×C)>(A×B)>(A×D)>(B×D)>(B×C)>(C×D)。 

（5）建立了 RV 减速器传动精度与摆线轮接触应力的响应面模型，揭示了多种

因素与 RV 减速器传动精度及摆线轮接触应力之间的隐式函数关系。通过合理调整

多因素组合的参数，配合响应面模型进行预测多因素共同作用下未知的目标量，从

而在保证传动精度的同时，有效改善摆线齿面受力，降低最大接触应力。将此模型

应用于 RV 减速器的设计及加工阶段，以达到降低生产成本的目的，具有重要的工

程应用价值。 

本文的主要创新点如下： 

（1）在研究摆线轮修形的基础上，通过综合考虑不同误差因素的影响，构建了

RV 减速器的分析模型，分析了 RV 减速器的相关传动特性以及传动误差的变化状

况。同时建立摆线针轮啮合副有限元模型，高效分析了摆线轮与针齿啮合传动时的
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动态接触状态，并利用响应面试验研究得到多种因素单独及其耦合作用对 RV 减速

器传动精度与摆线轮接触应力变化的影响规律，提高了研究效率。 

（2）将响应面法引入到 RV 减速器的传动误差和接触应力分析中，构建了各设

计参数与 RV 减速器传动精度与摆线轮接触应力之间的响应面模型，基于多元线性

回归分析对相关试验数据进行拟合，得到各设计参数与 RV 减速器传动误差与摆线

轮接触应力之间的经验公式，并验证了响应面模型的准确性。利用该模型可以快速

预测 RV 减速器的传动精度和摆线轮上的接触应力，实现对国产 RV 减速器的高效

研究，从而提高其传动精度并降低摆线针轮传动间的接触应力，增强其承载能力。 

6.2 展望与建议 

由于本人的水平和对相关知识的储备有限，在本文中对 RV 减速器传动精度与

摆线轮接触应力的研究还存在不足和欠缺，因此还有以下部分需要改进： 

（1）本文在对 RV 减速器传动精度与摆线轮接触应力的研究中，只考虑四种影

响因素，没有加入更多的 RV 减速器中其它零部件中可能存在的制造、装配误差和

间隙以及 RV 减速器实际运行过程中的润滑、磨损、温度等因素的影响。 

（2）本文的研究仅停留在仿真阶段，没有利用 RV 减速器实物进行实验，应在

后续的研究中搭建具体的实物试验台，综合利用理论数据以及仿真数据与真实的实

验数据进行相互验证。 
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