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基于曲线优化提高齿轮弯曲强度的方法
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摘　要：为了提高渐开线齿轮齿根的承载能力，结合啮合原理和ＡＰＤＬ语言对齿条型刀具展成的

齿轮进行了参数化有限元建模。采用有理二次Ｂｅｚｉｅｒ曲线替代齿轮原有的齿根过渡曲线，应用

ＡＮＳＹＳ内嵌的优化方法寻求有理二次Ｂｅｚｉｅｒ曲线权因子的最优解使齿根弯曲拉应力最小，通过

悬臂梁模型对优化结果进行解析计算并对啮合齿轮进行三维有限元接触应力分析。研究结果表

明：对于给定参数齿轮，优化齿轮相对未优化齿轮齿根弯曲拉应力降低了约２１％，解析计算结果与

数值仿真结果基本一致，验证了优化结果的准确性；三维接触分析的等效接触应力基本不变而接触

应力稍有减小，由于加载位置和有限元模型的不同，齿根弯曲拉应力降低的百分比有所减小。但综

合来看，在齿面接触强度稍有提高的情况下，优化的齿轮比未优化的齿轮表现出较高的齿根弯曲强

度，对齿轮的传动非常有利。
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０　引　言

齿轮是机械装备中大量使用的关键基础构件，

其主要失效模式为齿根弯曲疲劳和齿面接触疲劳。

但随着齿轮热处理技术（如渗碳淬火、高频淬火和氮

化处理等）和齿轮磨削技术的发展，使齿面接触强度

得到显著提高，但却增加了发生弯曲疲劳破坏的可

能，随着齿轮向着高速重载与小型化的方向发展，齿

轮的弯曲问题日益突出。弯曲折断主要是由于齿根

应力过大，工作中在交变应力下产生疲劳裂纹，最后

在某峰值作用下突然断裂［１］。因此，不少学者对齿

根部位应力的分布以及如何提高齿轮齿根的弯曲强

度进行了研究［２１４］。

靳广虎等研究了齿宽系数对面齿轮齿根弯曲应

力的影响，得出弯曲应力比值与齿宽系数近似线性

分布［２］；Ｌｉ等研究了齿顶高对重合度的影响，提出

采用大重合度齿轮提高齿轮的弯曲强度［３５］；Ｗａｎｇ

等研究了刀顶圆角对齿根弯曲应力的影响，并通过

改变滚刀刀顶圆角来减小齿根弯曲应力，但不能寻

求全局域上的最优解［６７］；Ｓａｎｋａｒ等通过圆角齿根

代替原来的过渡曲线来提高齿轮的弯曲强度［８］；

Ｐｅｄｅｒｓｅｎ等研究非对称齿廓对齿根承载能力的影

响，并进行了加工该齿廓的刀具计算［９１１］；Ｈｅｂｂａｌ

等采用内应力释放原理，研究了不同形状圆对齿根

应力区域的影响状况［１２］；杨庆祥等对渗碳和渗碳喷

丸齿轮的弯曲疲劳极限进行了定量分析，讨论了常

规的渗碳和喷丸强化工艺的优化问题［１３］。

基于此，本文采用有理二次Ｂｅｚｉｅｒ曲线描述齿

轮的齿根过渡曲线，运ＡＮＳＹＳ内嵌的优化方法，以

内权因子为设计变量、齿根最大ｖｏｎＭｉｓｅｓ拉应力

为目标函数优化齿根过渡曲线，通过解析法验证了

优化结果的准确性，并进行了齿轮接触分析［１４］。

１　齿根圆角的犅犲狕犻犲狉曲线描述

１．１　有理二次犅犲狕犻犲狉曲线的数学描述

所有的圆锥曲线，包括圆、椭圆、双曲线、抛物线

等都可作为两多项式之比的有理函数表示出来，即

采用狀次有理Ｂｅｚｉｅｒ曲线来表达
［１５］

犆（狌）＝
∑
狀

犻＝０

犅犻，狀（狌）狑犻犘犻

∑
狀

犻＝０

犅犻，狀（狌）狑犻

（１）

其中｛犅犻，狀（狌）｝是Ｂｅｒｎｓｔｅｉｎ基函数，有

犅犻，狀（狌）＝犆
狀
犻狋
犻（１－狋）狀－犻 （２）

式中：｛狑犻｝为一系列的权因子且｛狑犻｝＞０，犻＝０，１…狀；

狌为参数且０≤狌≤１；犘犻＝（狓犻，狔犻，狕犻）为一系列的坐

标点。

二次Ｂｅｚｉｅｒ曲线如图１所示。

图１　二次Ｂｅｚｉｅｒ曲线

Ｆｉｇ．１　ＱｕａｄｒａｔｉｃＢｅｚｉｅｒｃｕｒｖｅ

如图所示，当狀＝２时，式（１）表示二次有理Ｂｅｚ

ｉｅｒ曲线

　犆（狌）＝
（１－狌）２狑０犘０＋２狌（１－狌）狑１犘１＋狌

２狑２犘２
（１－狌）２狑０＋２狌（１－狌）狑１＋狌

２狑２

即表示成直角坐标形式

　

狓（狌）＝
（１－狌）２狓０＋２狌（１－狌）狑１狓１＋狌

２狓２
（１－狌）２＋２狌（１－狌）狑１＋狌

２

狔（狌）＝
（１－狌）２狔０＋２狌（１－狌）狑１狔１＋狌

２
狔２

（１－狌）２＋２狌（１－狌）狑１＋狌

烍

烌

烎
２

（３）

如图１所示，二次有理Ｂｅｚｉｅｒ曲线有如下性质：

（１）该曲线经过首末端点 犘０、犘２，且与直线

犘０犘１、犘１犘２ 相切；

（２）将犘０、犘１，犘２ 依次首尾相连，得到１个三角

形，这个三角形是凸的，则曲线位于这个凸包内；

（３）犓＝
狑０狑２
狑２１

，犓 称为形状不变因子；即只要犓

值不变，在｛狑犻｝＞０内的范围内的狑犻任意取值都能

保证曲线的形状不变。

图１中如果坐标点犘０、犘１、犘２ 保持不变，则一

组确定的权因子［狑０狑１狑２］决定唯一曲线的形状。

曲线犆１、犆２ 分别是２组不同权因子下的曲线，如果

把所有的权因子都列出来，可以得到无数种曲线形

状，但这些曲线均通过点犘０、犘２ 且与直线犘０犘１、

犘０犘２ 相切，并位于三点组成的三边形内，且向外凸。

正是由于这些特点，所以适合描述齿根过渡曲线，也

可以用于优化滚刀刀顶及其他任意齿轮。
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１．２　齿轮有限元模型建立

将齿轮参数列于表１，根据齿轮齿条的啮合原

理建立图２的齿廓曲线。

表１　齿轮参数

犜犪犫．１　犌犲犪狉狆犪狉犪犿犲狋犲狉狊

狕 犿／ｍｍ α／（°） 狓１ 狓２ ε 犪／ｍｍ

１０／３０ ３ ２０ ０．４５ ０．３ １．２６２ ６２

注：狕齿数；犿模数；α压力角；ε重合度；狓１、狓２变位系数；犪

中心距。

齿顶高系数犺ａ＝１，顶隙系数犮＝０．２５，采用标

准滚刀进行变位，滚刀刀顶圆角半径犚＝０．３８ｍ。

材料弹性模量犈＝２０６０００ＭＰａ，泊松比μ＝０．３，通

过ＡＰＤＬ数组ＤＩＭ命令和循环语句ｄｏｅｎｄｄｏ

命令建立一系列关键点，再用ＢＳｐｌｉｎｅ样条进行曲

线拟合，采用ＰＬＡＮＥ８２单元进行自由网格划分，生

成如图３所示的齿轮有限元模型，自由网格划分的

二维有限元模型便于优化处理。相互啮合的齿轮，

小齿轮齿根相对薄弱，所以优化小齿轮齿根部位，在图

２齿顶犘施加载荷为６００Ｎ／ｍｍ，载荷角为δ＝４０．７８°，

犈犉、犌犎、犈犌三边进行全约束。图４是优化前齿轮

应力云图，最大应力６９１．３２５ＭＰａ。

图２ 轮齿示意图

Ｆｉｇ．２ Ｄｉａｇｒａｍｏｆｔｏｏｔｈ

图３ 优化前齿轮有限元模型

Ｆｉｇ．３ ＦＥＡｂｅｆｏｒｅｏｐｔｉｍｉｚａｔｉｏｎ

为了用有理二次Ｂｅｚｉｅｒ曲线代替齿根过渡曲

线，必须求出如图２所示的犃、犅、犆三点的坐标（狓０，

狔０）（狓１，狔１）（狓２，狔２）。犃、犆两点坐标由ＡＰＤＬ建模

时求得，再通过 Ｍａｔｌａｂ软件编程求得渐开线与齿根

过渡曲线交点犃的切线犾１，以及齿根过渡曲线与齿

根圆的交点犆的切线犾２，进而求得交点犅的坐标。

图４　优化前齿轮弯曲应力云图

Ｆｉｇ．４　Ｂｅｎｄｉｎｇｓｔｒｅｓｓｃｏｎｔｏｕｒｂｅｆｏｒｅｏｐｔｉｍｉｚａｔｉｏｎ

求得犃（２．８７，１３．８）、犆（３．８９，１１．９８）、犅（２．６０８，

１２．３８）。

犾１∶狔＝５．４０５狓－１．７１；犾２∶狔＝－０．３１１狓＋

１３．１９２。

将犃、犅、犆三点的坐标带入式（３）

狓（狌）＝
２．８７（１－狌）２狑０＋５．２１６狌（１－狌）狑１＋３．８９狌

２狑２
（１－狌）２狑０＋２狌（１－狌）狑１＋狌

２狑２

狔（狌）＝
１３．８（１－狌）２狑０＋２４．７６狌（１－狌）狑１＋１１．９８狌

２

（１－狌）２狑０＋２狌（１－狌）狑１＋狌
２狑

烍

烌

烎２

（４）

取初值狑０、狑１、狑２，令狌＝０，１／狀，２／狀，…，狀这

样便生成一系列的关键点，此处取狀＝１５，狀越大，模

型越精确，但计算速度较慢。将原模型齿根过渡曲

线部位的关键点去掉，由计算生成的关键点来替代。

２　齿根过渡曲线优化及结果分析

２．１　齿根过渡曲线优化

优化过程选择初值至关重要，由有理二次Ｂｅｚｉ

ｅｒ曲线不变形状因子犓 的性质，可以分０＜犓＜１、

犓＝１、犓＞１这３种情况进行讨论，以狑０、狑１、狑２ 为

优化设计变量，齿根最大应力为目标函数，依次采用

ＡＮＳＹＳ随机搜索来寻求全局域上的最佳值，然后

再次采用零阶和一阶方法组合寻找全局域的最佳

值，２种方法结果进行比较寻找最优值，这样可以确

保最优值的准确性。将优化初值列于表２。

表２　优化初值的选择

犜犪犫．２　犆犺狅犻犮犲狅犳犻狀犻狋犻犪犾狅狆狋犻犿犻狕犪狋犻狅狀

犓ｉｎｉｔｉａｌ 狑０ｉｎｉｔｉａｌ 狑１ｉｎｉｔｉａｌ 狑２ｉｎｉｔｉａｌ

４．００ １．０ ０．５ １．０

１．００ ０．５ ０．５ ０．５

０．２５ ０．５ １．０ ０．５

　　 其中：犓ｉｎｉｔｉａｌ为初始不变形状因子；狑０ｉｎｉｔｉａｌ、

狑１ｉｎｉｔｉａｌ、狑２ｉｎｉｔｉａｌ为初始权因子。不同犓ｉｎｉｔｉａｌ下的弯曲应

力云图见下页图５。

２．１．１　随机搜索方法优化

随机搜索方法即Ａｎｓｙｓ优化模块中的Ｒａｎｄｏｍ

Ｄｅｓｉｇｎ，指利用随机数求极小点来求函数近似最优

解的方法。在变量允许的变化区间，不断产生随机

点，并计算其约束函数和目标函数的值，对满足约束

条件的点，逐个比较其目标函数的值，将坏的点抛

弃，保留好的点，最后便得到最优解的近似解。这种

方法是建立在概率论的基础上，所取随机点越多，则

得到最优解的概率也就越大［１６］。由于大多数计算

机程序库中有随机数发生器，所以应用这种方法是很

方便的；但是其计算精度较差、效率较低，一般用于粗

选。将表２中的初值依次输入到 Ａｎｓｙｓ的Ｄｅｓｉｇｎ

Ｏｐｔ优化模块中的ＲａｎｄｏｍＤｅｓｉｇｎ，随机搜索次数
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图５　不同犓ｉｎｉｔｉａｌ下的弯曲应力云图

Ｆｉｇ．５　ＢｅｎｄｉｎｇｓｔｒｅｓｓｃｏｎｔｏｕｒｗｉｔｈｄｉｆｆｅｒｅｎｔＫ

设为３００次，３种情况都历时３００ｓ左右完成搜索。

将第一种初值情况的优化过程列于图６，在第

２０次达到最优值，其余初值优化结果见表３。

图６　随机搜索次数与齿根应力关系

Ｆｉｇ．６　Ｒｅｌａｔｉｏｎｂｅｔｗｅｅｎｂｅｎｄｉｎｇｓｔｒｅｓｓａｎｄｒａｎｄｏｍｓｅａｒｃｈｅｓ

表３　随机优化后的参数值

犜犪犫．３　犘犪狉犪犿犲狋犲狉狊犪犳狋犲狉狉犪狀犱狅犿狅狆狋犻犿犻狕犪狋犻狅狀

犓ｏｐｔ 狑０ｏｐｔ 狑１ｏｐｔ 狑２ｏｐｔ ＭＡＸＳＥＱＶ／ＭＰａ

６．８４ ５．０２ １．４ ２．６７ ５４７．０２

６．８４ ５．０２ １．４ ２．６７ ５４７．０２

６．８４ ５．０２ １．４ ２．６７ ５４７．０２

　　其中：犓ｏｐｔ为优化后不变形状因子；狑０ｏｐｔ、狑１ｏｐｔ、

狑２ｏｐｔ为优化后权因子。

对于随机搜索方法来说，０＜犓＜１、犓＝１、犓＞１

这３种情况的优化结果相同，最优结果为５４７．０２

ＭＰａ，齿根弯曲应力云图见图７；相对于优化前齿根

最大应力６９１．３２ＭＰａ，减小了２１％。因为随机搜

索方法求的是全局域的粗略最优值，因此该值并非

实际最优值，但能为实际最优值提供一个参考，即实

际最优值一定小于随机搜索方法的优化结果。

图７　随机优化后齿轮应力云图

Ｆｉｇ．７　Ｂｅｎｄｉｎｇｓｔｒｅｓｓｃｏｎｔｏｕｒａｆｔｅｒｒａｎｄｏｍｏｐｔｉｍｉｚａｔｉｏｎ

２．１．２　零阶和一阶方法组合优化

零阶优化方法和一阶优化方法通过对目标函数

逼近或对目标函数加罚函数的方法，将约束的优化

问题转换为非约束优化问题。２种算法的主要区别

在于：零阶算法不利用一阶导数信息，一阶算法利用

一阶导数信息。先将表２初值参数输入 Ａｎｓｙｓ的

ＤｅｓｉｇｎＯｐｔ优化模块中的ＳｕｂＰｒｏｂｌｅｍ，优化完毕

不要退出程序，直接选取一阶优化ＦｉｒｓｔＯｒｄｅｒ再次

进行优化。

第１种初值的优化过程如图８所示，第１７次迭

代达到最优值５４０．７７ＭＰａ。图９表示第１种初值优

化后齿轮应力云图，其余列于表４，参数含义同表３。

图８　一阶优化迭代次数与齿根应力关系

Ｆｉｇ．８　Ｒｅｌａｔｉｏｎｂｅｔｗｅｅｎｂｅｎｄｉｎｇｓｔｒｅｓｓａｎｄ

ｉｔｅｒａｔｉｏｎｏｆＦｉｒｓｔＯｒｄｅｒｏｐｔｉｍｉｚａｔｉｏｎ

图９　一阶优化后齿轮应力云图

Ｆｉｇ．９　ＢｅｎｄｉｎｇｓｔｒｅｓｓｃｏｎｔｏｕｒａｆｔｅｒＦｉｒｓｔＯｒｄｅｒｏｐｔｉｍｉｚａｔｉｏｎ

表４　一阶优化后的参数值

犜犪犫．４　犘犪狉犪犿犲狋犲狉狊犪犳狋犲狉犳犻狉狊狋狅狉犱犲狉狅狆狋犻犿犻狕犪狋犻狅狀

犓ｏｐｔ 狑０ｏｐｔ 狑１ｏｐｔ 狑２ｏｐｔ ＭＡＸＳＥＱＶ／ＭＰａ

８．８２ １．００ ０．３４ １．０２ ５４０．７７

７．６２ １．８５ １．１６ ５．５４ ５５４．１９

５．１５ ０．６１ ０．１５ ０．１９ ５５８．８３
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　　通过表３和表４比较可知，最优结果为５４０．７７

ＭＰａ，相对标准齿轮降低了２１．８％。

２．２　优化结果分析

上述结果从仿真优化的角度是可行的，并且齿

根最大弯曲应力的减小量也是非常可观的。为了验

证应力的减小不是由于形状改变而引起的网格变化

导致应力的减小，将齿轮看作悬臂梁来对危险截面

进行解析计算。

如图１０所示，在坐标狑λ、η坐标系中，犛是危

险点，犛Ｆ 是危险界面的宽度，δ是齿顶载荷角，犺是

弯曲力臂，犉ｓ是犉ｎ的水平分量；则

σｂ＝
６犉ｎ犺ｃｏｓ（δ）

犅犛２犉
（５）

图１０　单齿悬臂梁示意图

Ｆｉｇ．１０　Ｄｉａｇｒａｍｏｆｓｉｎｇｌｅｔｏｏｔｈｃａｎｔｉｌｅｖｅｒ

因为只对齿根部位进行了优化，渐开线部分未

改变，所以载荷角δ不变，犉ｓ都相同，齿宽犅为单位

齿宽；故只有犺和犛Ｆ 是２个变量，危险点犛的坐标

通过有限元模型最大弯曲应力处节点的坐标读取；

要求犺，必须先求出犑点的坐标。设力犉ｎ方向所在

直线为犾ｐ，顶点犘的坐标也可由模型关键点坐标读

取，则直线犾ｐ的方程即可确定，进而求得犑点坐标

为（０，１８．７３）。

将优化前齿轮、最优齿轮危险截面参数列于

表５。

表５　齿轮危险截面参数

犜犪犫．５　犘犪狉犪犿犲狋犲狉狊狅犳犱犪狀犵犲狉狅狌狊狊犲犮狋犻狅狀

序号 犛点坐标 犛Ｆ 犺 犺／犛２Ｆ

１（优化前齿轮） （２．９６，１２．７２） ５．９２ ６．０１ ０．１７１

２（最优齿轮） （３．４９，１２．２２） ６．９８ ６．５１ ０．１３４

　　将序号１齿轮作为参考，序号２的齿轮从有限

元分析上应力降低了２１．８％；从悬臂梁分析，犺／犛２Ｆ

相对降低了２１．６％，两者基本相同。

为了进一步从解析方法上验证有限元的准确

性，求齿轮的齿形系数犢Ｆａ和应力集中系数犢Ｓａ。由

于优化后的齿根过渡曲线不是滚刀圆角展成的，因

此不采用３０°切线法确定危险点的位置，还是采用

有限元分析的最大弯曲应力点作为危险点。根据文

献［１］及上述分析可知，求齿形系数犢Ｆａ的参数是已

知的，只要求得了危险点的曲率半径便可以求得应

力集中系数犢Ｓａ。由Ｍａｔｌａｂ编程求得两齿轮危险点

的曲率半径分别为ρ１＝１．３８２８、ρ２＝１．４２２３，齿根

弯曲应力计算为

σｂ＝
犉Ｓ
犅犿
犢Ｆａ犢Ｓａ （６）

水平分力犉Ｓ、单位齿宽犅、模数犿都相同，只要

比较犢Ｆａ与犢Ｓａ的乘积即可，其值列于表６，参数含义

同表５。

表６　齿轮齿形系数和应力集中系数

犜犪犫．６　犘犪狉犪犿犲狋犲狉狊狅犳犱犪狀犵犲狉狅狌狊狊犲犮狋犻狅狀

序号 犛点坐标 犢Ｆａ 犢Ｓａ 犢Ｆａ·犢Ｓａ

１（优化前齿轮） （２．９６，１２．７２） ２．４８７ １．６４６ ４．１

２（最优齿轮） （３．４９，１２．２２） １．９４０ １．７５０ ３．４

　　从表６可以看出，犢Ｆａ与犢Ｓａ的乘积相对减小了

１７．１％，与有限元结果２１．８％相差４．７％，但该计算

结果也证实了优化结果相对优化前齿轮齿根应力确

实减小了。

２．３　齿面接触分析

为了观察优化后齿轮表面的接触状况，也为了

进一步验证齿根应力的减小量，采用三维有限元进

行接触分析。先用ＰＬＡＮＥ４２单元建立二维有限元

模型，采用相同的网格大小进行映射网格划分；再采

用ＳＯＬＩＤ４５单元将其拉伸成三维有限元模型；大齿

轮采用ｔａｒｇｅ１７０作为目标单元，小齿轮采用ｃｏｎ

ｔａ１７４作为接触单元；为模拟被动齿轮阻力矩，需将

大齿轮齿圈进行全约束，并限制小齿轮齿圈的径向

与轴向自由度，再将载荷以转矩形式转化为小动齿

轮齿圈节点上的平均切向力，有

犉τ＝
犜
犚狀
＝２（Ｎ） （７）

式中：犉τ为小齿轮齿圈节点上的平均切向力；犚为小

齿轮齿圈半径；狀为小齿轮齿圈节点总数；犜为载荷。

优化前加载情况及优化后局部网格放大见下页

图１１，两者大概历时４０ｍｉｎ完成接触计算。

下页图１２显示的是优化前后整体等效应力云

图，最大值指的是齿根最大等效压应力，优化后降低

约１６％；下页图１３显示局部接触等效应力云图，优

化前后基本不变；下页图１４显示接触应力云图，优

化后略有减小１．２％，可能由于变形或者计算误差

导致啮合点位置改变造成，理论上不变；下页图１５

显示优化前齿根弯曲拉应力为８８．８２ＭＰａ，优化后
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图１１　三维接触有限元模型

Ｆｉｇ．１１　Ｔｈｒｅｅｄｉｍｅｎｓｉｏｎａｌｆｉｎｉｔｅｅｌｅｍｅｎｔｍｏｄｅｌｏｆｃｏｎｔａｃｔ

图１２　啮合齿轮整体等效应力云图

Ｆｉｇ．１２　Ｍｉｓｅｓｓｔｒｅｓｓｃｏｎｔｏｕｒｏｆｍｅｓｈｇｅａｒ

图１３　局部等效接触应力云图

Ｆｉｇ．１３　ＰａｒｔｖｏｎＭｉｓｅｓｃｏｎｔａｃｔｓｔｒｅｓｓｃｏｎｔｏｕｒ

图１４　齿面接触应力云图

Ｆｉｇ．１４　Ｃｏｎｔａｃｔｓｔｒｅｓｓｃｏｎｔｏｕｒｏｆｔｏｏｔｈｐｒｏｆｉｌｅ

为８０．３９ＭＰａ，降低了约９．５％。可以看出，齿根弯

曲拉应力的减小量与二维有限元结果差别较大，这

主要是由于网格划分方式及网格精度、加载位置和

载荷大小不同引起的；但总的来看，都能使齿根弯曲

应力降低。

图１５　局部弯曲等效拉应力云图

Ｆｉｇ．１５　ＰａｒｔｖｏｎＭｉｓｅｓｂｅｎｄｉｎｇｔｅｎｓｉｌｅｓｔｒｅｓｓｃｏｎｔｏｕｒ

３　结　语

（１）介绍了有理二次Ｂｅｚｉｅｒ曲线的性质，采用

该曲线描述滚刀展成的齿轮齿根过渡曲线，以３个

权因子为优化设计变量，齿根最大弯曲拉应力为目

标函数；为加快优化速度，建立二维有限元模型，采

用随机搜索和一阶方法进行优化。结果表明：对于

１０齿齿轮，最优化结果使齿根弯曲应力降低

２１．８％。

（２）采用单齿悬臂梁模型对优化结果进行验证，

该结果与有限元分析的结果基本一致，但通过比较

齿形系数和应力集中系数的乘积，发现应力降低了

１７．１％，与有限元结果２１．８％相差４．７％，但该结果

仍然可以证实优化结果确实使齿根应力降低。

（３）进行齿轮接触分析，在给定接触位置及载荷

下，优化后齿根弯曲拉应力降低９．５％，等效接触应

力相对优化前基本不变，而接触应力降低１．２％，可

能是变形或计算误差导致啮合位置的改变造成。

（４）分析方法不同、网格划分方式不同、加载位

置和载荷大小不同，都会对优化结果带来影响，但都

表明采用Ｂｅｚｉｅｒ曲线优化齿根过渡曲线确实是可

行的，具有工程应用价值。

（５）针对齿根弯曲强度问题，理论上分析了曲线

优化可以提高齿轮的弯曲强度，但如何制造优化的

齿轮以及通过试验验证优化齿轮弯曲强度的提高是

今后研究的内容。
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