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Влияние геометрических параметров

на КПД волновой зубчатой передачи

С.Е. Люминарский, И.Е. Люминарский

Одним из требований, предъявляемых к волновым зубчатым передачам,

является повышение его КПД. Уменьшение потерь требует создания ма-

тематической модели волновой передачи и на ее основе выработки реко-

мендаций по выбору основных параметров передачи с учетом потерь на

трение. Основные причины потерь в волновой зубчатой передаче с кулачко-

вым генератором волн — потери на трение качения в гибком подшипнике

и потери на трение скольжения зубьев в зубчатом зацеплении. Разрабо-

танная математическая модель позволяет провести силовой расчет пере-

дачи и определить ее КПД. Предложенная модель учитывает пространст-

венный характер деформации и взаимодействия элементов передачи. Про-

веденные расчетные исследования показали, что на КПД волновой

передачи оказывают влияние момент сопротивления, коэффициенты сме-

щения зубчатых колес, радиальная деформация гибкого колеса и переда-

точное отношение. Полученные зависимости расширяют знания о влиянии

параметров волной передачи на ее КПД.

Ключевые слова: волновая передача, гибкое колесо, жесткое колесо,

КПД.

Effect of Geometrical Parameters

on Harmonic Drive Efficiency

S.E. Lyuminarsky, I.E. Lyuminarsky

One of the requirements imposed on harmonic drive, is to increase its efficiency.

Reducing losses requires a mathematical model of a harmonic drive that should be

used for selection of the main options of a gear with account of friction losses. The

main losses in harmonic drive with cam wave generator are the rolling friction loss in

a flexible bearing and sliding friction loss of teeth in a gear. The developed

mathematical model allows to carry out the power calculation gear and to determine

its efficiency. The proposed model takes into account the spatial nature of the

deformation and interaction of gear components. Conducted computational studies

have shown that the efficiency of harmonic drive transmission is affected by value of

the resistance moment; the coefficients shift gears; the radial deformation of the flex

spline; and the gear ratio. Obtained relationships broaden knowledge about the

effect of harmonic drive parameters on its efficiency.

Keywords: harmonic drive, flex spline, circular spline, efficiency.

Волновые зубчатые передачи (ВЗП) имеют ряд преимуществ по

сравнению с другими зубчатыми передачами. При небольшом

весе и габаритах они обладают высокой кинематической точностью

и позволяют получать большое передаточное число в одной ступени

(60–400). Волновые передачи характеризуются достаточно высокой на-
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грузочной способностью и долговечностью.

Указанные достоинства ВЗП позволяют исполь-

зовать их в силовых приводах.

При проектировании передач силовых при-

водов одним из требований, предъявляемых

к ним, является повышение КПД. Определе-

нию КПД волновых передач посвящены работы

М.Н. Иванова [1], Е.Г. Гинзбурга [2], Д.П. Волко-

ва [3], В.А. Финогенова [4, 5] и других ученых.

Как показали исследования различных авто-

ров, основные потери мощности в волновой

передаче происходят в генераторе волн и зубча-

том зацеплении, а повышение КПД может

быть достигнуто за счет правильного выбора

параметров передачи.

Экспериментальными исследованиями раз-

ных авторов установлено, что КПД кулачково-

го генератора волн составляет 0,8...0,85, а зуб-

чатого зацепления — 0,97...0,99. Теоретическое

определение потерь в генераторе волн основа-

но на использовании условного коэффициента

трения [4, 5]. Такой подход является прибли-

женным и не позволяет выявить влияние гео-

метрических параметров на потери в передаче.

В представленной работе предложены мето-

дики определения КПД зубчатого зацепления

и кулачкового генератора волн, проведены тео-

ретические исследования влияния различных

параметров на КПД волновой передачи. Опре-

деление КПД основано на уточненном силовом

расчете ВЗП, предложенном в работе [6]. Все

полученные значения КПД соответствуют рабо-

те передачи при комнатной температуре (20 °С).

Влияние температурных режимов на КПД вол-

новой зубчатой передачи описано в работе [7].

Рассмотрим методику определения КПД ку-

лачкового генератора волн, который состоит из

кулачка и напрессованного на него гибкого

подшипника (ГП). Схема сил, действующих на

шарик, представлена на рис. 1. Момент сопро-

тивления качению при движении шарика по

дорожке качения описывается выражением [8]

T
k

Pj jш

ср

=
ρ2

2 1, , (1)

где Pj — нормальная сила, действующая на

шарик; ρср — приведенный радиус кривизны;

k — коэффициент, зависящий от типа подшип-

ника, вязкости масла, температуры и угловой

скорости качения шарика.

Приведенный радиус кривизны ρср , входя-

щий в выражение (1), определяют по формуле

ρср

ж ш

ж ш

=
+

r r

r r
. (2)

Здесь rш — радиус шарика; rж — радиус желоба.

Мощность сил сопротивления качению j-го

шарика по дорожкам качения наружного

и внутреннего колец ГП N jш и движущего мо-

мента рассчитывают по формулам:

N T Tj j h j gш ш ш ш ш= + + -( ) ( )ω ω ω ω ;

N M hд д= ω , (3)

где ω ω ωш , ,h g — угловые скорости шарика, ку-

лачка и гибкого колеса (ГК); M д — движущий

момент, действующий на генератор волн.

При определении КПД кулачкового генера-

тора волн ηH учитывают только потери, вы-

званные трением качения шариков по дорож-

кам качения:

ηH

j

j

n

N N

N
=

-
=

åд ш

д

1
. (4)

Здесь n — число тел качения.
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Рис. 1. Схема сил, действующих на тела качения



После подстановки (3) в (4) получим форму-

лу для определения КПД генератора волн:
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где U — передаточное отношение волновой пе-

редачи.

Отношение угловых скоростей, входящее

в выражение (5), определяется из условия от-

сутствия проскальзывания шарика при его ка-

чении по кольцам подшипника:
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Здесь r r, ш — радиусы дорожки качения наруж-

ного кольца подшипника и шарика.

Для гибкого подшипника коэффициент k

принимается равным 8 3 10 10 3, × - м .

Точность определения КПД генератора

волн во многом зависит от точности вычисле-

ния сил, действующих на тела качения Pi . По-

этому силовой расчет волновой передачи вы-

полняется по методике, учитывающей про-

странственный характер деформации ее

элементов. При этом функции давлений меж-

ду поверхностями заменяются линейными

комбинациями базисных функций, в качестве

которых используются функции Куранта [9].

Для составления разрешающей системы уравне-

ний применяется метод Бубнова–Галеркина.

Зоны контакта определяются методом введения

восстанавливающих сил. Более подробно мето-

дика силового расчета изложена в работе [6].

Для расчетных исследований КПД кулачко-

вого генератора волн рассматривают две переда-

чи, основные параметры которых приведены

в таблице. Экспериментальные исследования

этих передач выполнены В.А. Финогеновым [5].

Параметры волновых передач

Но-
мер

пере-
дачи

m,
мм

Z g Z b α X g X b

h0,
мм

b,
мм

w

m

0

1 0,8 196 198 20° 4,07 3,95 3,16 30 0,9

2 0,8 203 205 20° –0,6 –0,6 2,22 30 1,0

Примечание. m — модуль зацепления; Z g , Z
b

— ко-

личество зубьев гибкого и жесткого колес; X g ,

X
b

— коэффициенты смещения гибкого и жесткого

колес; h
0

— толщина ГК под зубчатым венцом; b —

ширина зубчатого венца; w
0

— максимальная радиаль-

ная деформация ГК в сечении, расположенном под

телами качения.

Зависимости КПД кулачкового генератора

волн от нагрузки для передачи № 1 при различ-

ных значениях коэффициента смещения жест-

кого колеса X b приведены на рис. 2. Момент со-

противления M с приложен к ГК. На рисунке

видно, что при увеличении нагрузки КПД вна-

чале растет быстро, а потом рост практически

прекращается. При дальнейшем увеличении на-

грузки КПД достигает максимального значения,

а затем начинает незначительно снижаться.

Экспериментальная кривая (см. рис. 2, кри-

вая 1) получена в работе [5] для передачи с

X b =3 95, . Однако наилучшим образом совпада-

ют кривые 1 и 2, а не кривые 1 и 4. Такое отли-

чие результатов расчета с экспериментом мож-

но объяснить следующим образом. При малых

нагрузках потери в генераторе сильно зависят

от натяга в зацеплении при нулевой нагрузке.

Увеличить или уменьшить натяг можно, на-

пример, за счет изменения коэффициента сме-

щения X b . При X b =3 99, указанный натяг со-

ставляет 0,191 мм, а при X b =3 95, – 0,213 мм.

Следовательно, наилучшее совпадение с экспе-

риментом дает расчет передачи с уменьшен-

ным натягом. По-видимому, в эксперимен-

тальной передаче натяг в зацеплении был
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Рис. 2. КПД генератора волн передачи № 1:

1 — эксперимент [5]; 2 — X
b

= 3,99; 3 — X
b

= 3,97;
4 — X

b
= 3,95



уменьшен из-за неточности изготовления и ус-

тановки деталей передачи.

Зависимости КПД кулачкового генератора

волн от нагрузки для передачи № 2 представ-

лен на рис. 3. Как и для передачи № 1 с увели-

чением нагрузки КПД передачи вначале растет

быстро, а потом изменяется незначительно.

Сравнение расчетной и экспериментальной

кривых показывает, что предложенная методи-

ка определения КПД генератора волн адекват-

но описывает потери в ГП.

Зависимости КПД генератора волн от на-

грузки передачи № 1 для двух форм кулачка

приведены на рис. 4. Кривые 1 и 2 соответству-

ют кулачку, имеющему форму кольца, дефор-

мированного четырьмя силами (первая фор-

ма). Кривая 3 получена для передачи с кулач-

ком, имеющим форму w w= 0 2cos( )ϕ (вторая

форма). На рисунке видно, что при малых мо-

ментах на выходном валу КПД выше у гене-

ратора со второй формой кулачка. Для кулач-

ка, имеющего первую форму, увеличение угла

2β между силами повышает КПД генератора

при малых моментах и уменьшает КПД при

M с >800 Н ⋅м. При номинальной нагрузке

(M с = ×800Н м) форма кулачка практически не

влияет на КПД генератора волн.

На представленных на рис. 5 зависимостях

видно, что увеличение начальной деформации

гибкого колеса w 0 уменьшает КПД в кулачко-

вом генераторе волн. При определении указан-

ных зависимостей натяг в зубчатом зацеплении

ненагруженной передачи сохранялся постоян-

ным во всех вариантах расчета. Для этого коэф-

фициент смещения жесткого колеса X b подби-

рался таким образом, чтобы указанный натяг

был равен 0,191 мм.

Полученное снижение КПД можно объяс-

нить следующим образом. С увеличением w 0

зона контакта тел качения с наружным и внут-

ренним кольцами ГП сужается, а силы их взаи-

модействия Pi возрастают. Из формул (1) и (5)

следует, что потери в ГП пропорциональны

Pi

2 1, . Поэтому увеличение w 0 приводит к сниже-

нию КПД ГП.

Рассмотрим влияние передаточного отно-

шения u волновой передачи на КПД кулачко-

вого генератора волн. Для определения указан-

ного влияния вычисляют значения КПД трех

передач, которые имеют следующие значения

передаточного отношения: u = 69; 99; 129. Во

всех передачах ГК имеют приблизительно оди-
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Рис. 3. КПД генератора волн передачи № 2:

1 — эксперимент [1]; 2 — расчет

Рис. 4. Влияние формы кулачка на КПД генератора
волн:

1 — β = 35°; 2 — β = 30°; 3 — cos(2ϕ)

Рис. 5. Влияние w
0

на КПД генератора волн:

1 —
w

m

0
0 9= , ; 2 —

w

m

0
1 0= , ; 3 —

w

m

0
11= , ; 4 —

w

m

0
1 2= ,



наковые внутренние диаметры и натяг в зубча-

том зацеплении ненагруженных передач. Рас-

сматриваемые передачи имеют следующие зна-

чения основных параметров: первая передача —

m=1125, мм, Z g =136,Z b =138, α= °20 , X g =4 07, ,

X b =4 51, , h0 316= , мм, b=30 мм,
w

m

0
11= , ; вторая

передача — m=0 8, мм, Z g =196, Z b =198,

α= °20 , X g =4 07, , X b =4 365, , h0 316= , мм,

b=30 мм,
w

m

0
11= , ; третья передача — m=0 6, мм,

Z g = 256, Z b = 258, α= °20 , X g =4 07, , X b =415, ,

h0 316= , мм, b=30 мм,
w

m

0
11= , . Результаты рас-

чета представлены на рис. 6. При уменьшении

передаточного отношения с 129 до 69 КПД ге-

нератора повысился приблизительно на 11%.

Рассмотрим методику определения КПД

зубчатого зацепления. Работа сил трения, дей-

ствующих между зубьями ГК, определяется за-

висимостью

∆ ∆A f q z S z dzz k

b

k

Z g

тр тр= òå
=

( ) ( )
01

, (7)

где f тр — коэффициент трения в зубчатом заце-

плении; q zz ( ) — среднее значение погонной

силы, действующей на k-й зуб ГК; z — коорди-

ната, направленная вдоль оси ГК; ∆S zk ( ) —

функция перемещения боковой поверхности

k-го зуба ГК относительно жесткого колеса при

повороте генератора на угол ∆ϕ; b — ширина

зубчатого венца; Z g — число зубьев ГК.

При определении функции перемещения

∆S zk ( ) деформация изгиба зуба не учитыва-

лась. Поэтому перемещения всех точек, распо-

ложенных в одном поперечном сечении зуба,

одинаковые. Следовательно, функция ∆S zk ( )

зависит только от одной координаты z и вычис-

ляется по следующей формуле:

( )∆
∆

∆S z
S z

S zk

k

w

k

z( )
( )

cos( )
( )=

æ

è
çç

ö

ø
÷÷ +

α

2

2

. (8)

Здесь ∆S zk

w ( ), ∆S zk

z ( )— функции радиального и

осевого перемещений k-зуба ГК; α — профиль-

ный угол боковой поверхности зубьев.

Среднее значение погонной силы, дейст-

вующей на k-й зуб ГК, при повороте кулачка на

угол ∆ϕ определяют по формуле

q z q z q zk k k( ) , ( ( ) ( ))
( ) ( )= +0 5

1 0
, (9)

где q zk

( )
( )

1
, q zk

( )
( )

0
— значения распределенной

силы q zk ( ) в начальном и конечном положени-

ях генератора волн.

Погонные силы взаимодействия зубьев q zk ( )

определяют по методике, изложенной в работе [6].

Расчетные исследования КПД зубчатого за-

цепления проведены для передачи № 1, пара-

метры которой представлены в таблице. Зави-

симость КПД зубчатого зацепления от ради-

альной деформации ГК w 0 показана на рис. 7.

При увеличении деформации w 0 КПД зубчато-

го зацепления вначале растет, достигая макси-

мального значения при
w

m

0
10» , , а затем умень-

шается. Такую зависимость можно объяснить

следующим образом. При малых значениях ра-

диальной деформации w 0 ее увеличение приво-

дит к уменьшению зоны контакта зубьев. По-

скольку взаимные перемещения зубьев на

большой оси кулачка меньше чем по краям

зоны контакта, то ее сужение приводит

к уменьшению потерь в зацеплении. Увеличе-

ние радиальной деформации w 0 , начиная с не-

которого значения, приводит к незначительно-

му изменению зоны контакта зубьев и увеличе-

нию взаимных перемещений зубьев, что

обусловливает увеличение потерь.

Таким образом, для каждого момента сопро-

тивления на выходном валу существует опти-

мальное значение w 0 , при котором КПД зубча-

того зацепления принимает максимальное зна-

чение. Для исследуемой передачи получены
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Рис. 6. Влияние передаточного отношения на КПД
гибкого подшипника:

1 — U = 69; 2 — U = 99; 3 — U = 129



следующие значения радиальной деформации

ГК, при которых КПД зубчатого зацепления

максимально: при M с = ×800 Н м — w m0 10= , ;

при M с = ×1400 Н м — w m0 105= , .

Из анализа зависимостей, приведенных на

рис. 7, также следует, что при
w

m

0
1025> , увели-

чение нагрузки приводит к повышению КПД

зубчатого зацепления, а при
w

m

0
1025< , — к сни-

жению КПД. Этот факт можно объяснить сле-

дующим образом. Повышение нагрузки в пер-

вом случае приводит к увеличению сил взаимо-

действия зубьев вблизи большой оси кулачка

и уменьшению этих сил по краям зоны контак-

та. Взаимные перемещения зубьев на большой

оси кулачка меньше, чем по краям зоны кон-

такта, поэтому увеличение нагрузки

обусловливает уменьшение потерь. Во втором

случае увеличение нагрузки приводит к расши-

рению зоны контакта зубьев, что приводит

к увеличению потерь в зацеплении.

Зависимость КПД зубчатого зацепления от

коэффициента смещения ГК X g показана на

рис. 8. При получении этой зависимости коэф-

фициент смещения жесткого колеса X b подби-

рался таким образом, чтобы натяг в зубчатом

зацеплении в ненагруженной передаче был

одинаковым при всех значениях X g . Увеличе-

ние КПД с ростом коэффициента смещения

X g связано с уменьшением зоны контакта

зубьев.

Выводы

1. Предложена методика определения КПД

кулачкового генератора волн и зубчатого заце-

пления волновой передачи, которая учитывает

пространственный характер деформации

и взаимодействия ее элементов.

2. Расчетным путем показано, что при уве-

личении нагрузки КПД ГП вначале возрастает

до максимального значения, а затем незначи-

тельно уменьшается.

3. При номинальной нагрузке форма ку-

лачка практически не влияет на КПД генерато-

ра волн.

4. КПД кулачкового генератора волн

уменьшается с увеличением начальной дефор-

мации ГК w 0 и передаточного отношения пере-

дачи.

5. Для рассматриваемой волновой передачи

КПД зубчатого зацепления возрастает с увели-

чением нагрузки при
w

m

0
1025> , и уменьшается

при
w

m

0
1025< , .

6. Форма кулачка практически не влияет на

КПД зубчатого зацепления.

7. Для рассматриваемой волновой передачи

КПД зубчатого зацепления принимает наи-

большие значения при радиальной деформа-

ции w m0 0 95 105=( , ... , ) .

8. Увеличение коэффициента смещения ГК

при неизменной величине предварительного
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Рис. 7. Зависимость КПД зубчатого зацепления
от радиальной деформации ГК w

0
:

1 — М
с

= 800 Н⋅м; 2 — М
с

= 1 400 Н⋅м

Рис. 8. Зависимость КПД зубчатого зацепления
от коэффициента смещения гибкого колеса X g



натяга в зубчатом зацеплении приводит к по-

вышению КПД зубчатого зацепления.
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