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大速比摩擦传动中的柔轮精度分析
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摘要：为消除柔轮加载时的扭曲变形误差，提高传动系统精度，对实柔轮变形量的模拟方法进行了研究。在大速比摩擦

传动机构的负载力矩为２Ｎ·ｍ，传动比为２００的条件下，分别用弹性力学理论和有限元分析方法对柔轮建模，用 ＡＮ

ＳＹＳ软件分析柔轮在不同载荷作用下的变形量，并对柔轮变形量进行实际测量。在微小变形情况下，用０．２″电子水平仪

测量了柔轮在不同载荷作用下的角度变形量，给出了一组柔轮理论变形量与实际变形量的对比数据。当加载载荷为

０．８８Ｎ·ｍ时，理论计算值和实测平均值的差值为１．８５″。结果表明，实验结果与弹性力学建模和有限元建模的两种分

析结果基本一致。
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１　引　言

　　摩擦传动以其传动精度高、传动平稳性好而

被广泛用于超精密传动系统中［１］，目前精密仪器

中经常使用的摩擦传动有正交摩擦传动和扭轮摩

擦传动［２］，这些摩擦传动一般都不能实现大传动

比和提高分辨率。谐波齿轮传动是６０年代发展

起来的精密传动机构［３］，由于其体积小、减速比

大、质量轻等一系列优点，应用极其广泛［４］；谐波

齿轮传动最大的缺点是，柔轮元件是形状比较特

殊的薄壁件，工艺性较差，高精度齿型加工困

难［５］。在现实工作中，急需一种传动精度高、传动

速比大的摩擦传动机构。

大速比摩擦传动是本文介绍的一种新型传动

机构，其传动原理与谐波齿轮的传动原理基本相

同，传动器的主要部件是：柔轮、波发生器和刚轮。

传动原理是，波发生器在电机的带动下做圆周运

动，迫使柔轮在钢轮上无滑动的滚动，这时在柔轮

上的任一点随波发生器的角位移形成一个上、下、

左、右对称的和谐波，故也称为“谐波传动”［３］。国

内外的文献中有提起过摩擦谐波传动的构思［６７］，

但很少有应用研究的报道。本文将介绍大速比摩

擦传动中柔轮元件的变形分析，仅供读者参考。

２　大速比摩擦传动的柔轮设计

　　 大速比摩擦传动机构是用摩擦传动代替齿

轮传动的谐波传动机构，不但具有齿轮谐波传动

的优点，而且还克服了齿轮谐波传动中柔轮元件

工艺性差、加工难度大、传动比有局限性、传动有

振动、传动精度低等缺点，如图１所示。因为是摩

擦传动，该机构传动时没有齿轮间隙、虚动量和振

动，也比齿轮传动有更高的传动精度，可广泛使用

于超精密仪器和设备中的传动系统。

在大速比摩擦传动中，柔轮是传动机构的关

键件，承受负载力矩、扭曲变形和压力应变等外力

作用，故对其进行强度及精度分析是极为必要的。

大速比摩擦传动机构中的柔轮与谐波齿轮传

动机构中的柔轮基本相同，它们的设计也比较接

近，只不过大速比摩擦传动的柔轮没有齿轮的一

些参数设计，结构更加简化，加工更为方便。在设

计柔轮时，依据已知的负载转矩 犕０ 和传动比犻

图１　大速比摩擦传动机构结构
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用经验公式计算出柔轮下列参数：

柔轮直径犱０：

２３．６ｅ＋０．０２２１犱０＋１１５０（１．５－犻犱０）－犕０≥０

犱０ 用图形求解的方法可以很方便得出
［８］；

柔轮长度：犔≈（０．７～１．２）犱０；

柔轮壁厚：δ＝（０．０１～０．０１４５）犱０
［９］；

其它的尺寸可以用结构设计的方式来确定。

本文讨论的大速比摩擦传动负载力矩为

２Ｎ·ｍ，传动比为犻＝２００，考虑到加工方便，设计

取柔轮的外径犱０ 为Φ７９．５ｍｍ，柔轮壁厚δ为

０．７ｍｍ，柔轮长度犔为８５ｍｍ，柔轮结构如图２

所示。

图２　设计的柔轮

Ｆｉｇ．２　Ｄｅｓｉｇｎｅｄｆｌｅｘｉｂｌｅｗｈｅｅｌ

３　柔轮变形分析的理论建模

　　用弹性力学理论建立数学模型并用ＡＮＳＹＳ

软件建立了图形模型，分别计算在不同载荷作用

下柔轮的扭曲变形。

３．１　弹性力学建模分析

柔轮是一个空心圆柱形的薄壁件，在扭曲变
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形时，可以简化为同心圆管的扭转问题［１０］。设同

心圆管的外半径为犱０，内半径为犱１，根据应力函

数在外边界处为零的条件，可以取：

　　　＝
１

２
（犱２０－狉

２）＝
１

２
（犱２０－狓

２－狔
２）， （１）

因截面是双连通域，所以在内边界的值｜狉＝犱
１

＝犓１，由公式：

∮
Γ１


狀
ｄ狊＝－２Ω１， （２）
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， （３）

代入式（２）得：

∫
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０
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２
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烄
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犱１ｄθ＝－２π犱
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积分并消去有关项后得：

犓１＝ｌｉｍ
狉→犱１

［犱１（狉－犱１）＋
１

２
（犱２０－狉

２）］＝
１

２
（犱２０－犱

２
１），

（５）

求得抗扭刚度为：

　　犇＝２∫
Ω

ｄΩ＋２犓１Ω１ ＝
π
２
（犱４０－犱

４
１）， （６）

从而可以算出柔轮的扭转角：

　　α＝
犕
犌犇
＝

２犕

犌π（犱
４
０－犱

４
１）
＝

２犕

犌π（１－λ
４）犱４０

， （７）

式中，犕———扭矩（Ｎ·ｍ）；

犌———剪切弹性模量。

取柔轮外圆半径犱０＝３９．７５ｍｍ，内圆半径

犱１＝３９．０５ｍｍ；该柔轮用钢为材料，弹性模量犈

＝２０６ＧＰａ，泊松比μ＝０．２５。

３．２　犃犖犛犢犛软件建模分析

ＡＮＳＹＳ软件的静力分析可用于分析结构的

静态行为，可以考虑结构的线性及非线性特性；利

用ＡＮＳＹＳ软件的预处理功能可以直接在 ＡＮ

ＳＹＳ环境中建立柔轮的有限元模型，也可以通过

ＰｒｏＥ、ＵＧ、ＩＤＥＡＳ、Ｓｏｌｉｄｗｏｒｋｓ等 ＣＡＤ／ＣＡＭ

软件强大的几何建模功能方便快速地建立柔轮的

几何模型，再转换成数据文件输入到ＡＮＳＹＳ软

件中生成有限元模型［１１１３］。本文中柔轮模型是在

ＡＮＳＹＳ环境中直接生成的，选用单元Ｓｈｅｌｌ６３，在

不同的厚度处定义不同的截面厚度，在 ＡＮＳＹＳ

中建立的柔轮模型如图３所示。

图３　柔轮的Ａｎｓｙｓ建模

Ｆｉｇ．３　Ａｎｓｙｓｍｏｄｅｌｏｆｆｌｅｘｉｂｌｅｗｈｅｅｌ

在ＡＮＳＹＳ中柔轮模型加载２．６５Ｎ·ｍ时，

计算的柔轮变形如图４所示。

图４　加载２．６５Ｎ·ｍ时柔轮的变形

Ｆｉｇ．４ 　 Ｄｅｆｏｒｍａｔｉｏｎ ｏｆ ｆｌｅｘｉｂｌｅ ｗｈｅｅｌ ｕｎｄｅｒ

２．６５Ｎ·ｍｌｏａｄ

４　柔轮变形测量装置的设计

　　 大速比摩擦传动正常工作时，柔轮与输出轴

之间是相对静止的，可以认为柔轮被固定在输出

轴上；波发生器挤压柔轮使柔轮的端口变成一个

椭圆，在波发生器转动时总是椭圆长轴处与刚轮

摩擦，形成一个力偶来带动负载。为了使柔轮测

量状态与实际工作状态相近，测量时，必须使柔轮

处于力偶负载状态下测量。依据这条原则，设计

了柔轮变形测量装置，如图５所示。把柔轮的封

闭边固定在高刚性的支撑架上，在柔轮的开口端

加固一条横梁，横梁与柔轮的紧固条件与柔轮的

工作条件相同，在横梁的两边加载两个大小相等、

方向相反的力，即形成一个力偶。把０．２″的电子

水平仪置放于横梁之上，在没有加载力偶时，电子
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水平仪处于相对“０”状态，随着力偶的不断加大，

柔轮产生了角位移，电子水平仪记录了相应的角

度变化。多次重复测量，得到一组测量数据如表１。

图５　柔轮变形测量装置

Ｆｉｇ．５　Ｔｅｓｔｉｎｇｄｅｖｉｃｅｆｏｒｆｌｅｘｉｂｌｅｗｈｅｅｌｄｅｆｏｒｍａｔｉｏｎ

本测量装置需要注意的事项有：滑轮能自由

转动，保证两边的力大小相等；必须保持挂重物的

钢绳与横梁垂直；柔轮封闭端一定要完全紧固在

支撑架上，不能有偏转；由于横梁、电子水平仪、加

载物体的重量较大，引起柔轮变形而改变测量状

态，需要在横梁中间加一个圆头顶针作为辅助支

撑［１４］。

表１　实际测量结果

Ｔａｂ．１　Ｒｅｓｕｌｔｓｏｆａｃｔｕａｌｍｅａｓｕｒｅｍｅｎｔ

载荷

（Ｎ·ｍ）

变形量

（×０．２″）

载荷

（Ｎ·ｍ）

变形量

（×０．２″）

第
０．８８ ３５

第
０．８８ ３６

一
２．６５ １１０

二
２．６５ １１３

次
５．２９ ２２８

次
５．２９ ２２９

８．１１ ３５６ ８．１１ ３４５

第
０．８８ ３５

第
０．８８ ３６

三
２．６５ １０８

四
２．６５ １１３

次
５．２９ ２２０

次
５．２９ ２２９

８．１１ ３５０ ８．１１ ３４９

第
０．８８ ３４

第
０．８８ ３５

五
２．６５ １０８

六
２．６５ １１２

次
５．２９ ２２１

次
５．２９ ２２４

８．１１ ３４８ ８．１１ ３４３

第
０．８８ ３４

第
０．８８ ３５

七
２．６５ １０７

八
２．６５ １１１

次
５．２９ ２２０

次
５．２９ ２２９

８．１１ ３４４ ８．１１ ３４８

５　柔轮变形的测试

　　进行柔轮变形测试时，在没有加载的情况下，

先用水平仪调节横梁使其基本水平，保证加载的

力偶与横梁垂直。加载后，可以认为横梁是刚性

的，水平仪的变化量就认为是柔轮扭曲变形的角

度。分别加载载荷０．８８、２．６５、５．２９、８．１１Ｎ·ｍ，实

验数据见表１。

不同载荷作用下，柔轮变形平均值与用弹性

力学理论及有限元ＡＮＳＹＳ软件分别建模计算的

变形结果见表２。

表２　理论计算值和实测平均值

Ｔａｂ．２　Ｔｈｅｏｒｅｔｉｃａｌｖａｌｕｅｓａｎｄｍｅａｎｍｅａｓｕｒｉｎｇｖａｌｕｅｓ

所加载荷

（Ｎ·ｍ）

弹性力学建模

（″）

有限元建模

（″）

实际测试值

（″）

０．８８ ８．８５ ７．５０ ７．０

２．６５ ２６．５７ ２２．４９ ２２．４

５．２９ ５３．１３ ４４．９１ ４５．０

８．１１ ８１．４２ ６８．９７ ６９．６

６　结　论

　　 结果表明，实验结果与弹性力学建模和有限

元建模的两种分析结果基本一致，其中弹性力学

的相差稍大，这是由于建的数学模型与实际加载

有一定的区别。

当加载载荷０．８８、２．６５、５．２９、８．１１Ｎ·ｍ

时，理论计算值和实测平均值的差值分别为

１．８５″、４．１７″、８．１３″、１１．８２″。

对柔轮扭曲来说，这些结果验证了弹性力学

和有限元建模的简化和假定是可行的，理论 结果

是可信的，进行的实验及得到的实验结果是正确

的。从上面的实验可以得出以下结论：

（１）柔轮在不超出弹性变形的载荷作用下，其

变形随载荷线性变化，理论上可以用弹性力学来

模拟。

（２）柔轮在相同载荷作用下，扭曲变形量是相

同的，加载或卸载时引起的变形会影响传动精度。

（３）实验数据比弹性力学模型计算得到的变

形小，在加工误差范围之内；理论计算值可设置在

驱动系统的控制程序中，通过软件消除变载时的
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扭曲变形误差，从而提高传动系统精度。

（４）分析大速比摩擦传动机构的柔轮扭曲变

形对精度的影响，也可以用来分析齿轮谐波传动

的柔轮变形对精度的影响。
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