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混合弹流润滑下人字齿轮系统动态啮合效率研究

王　峰，方宗德，王侃伟
（西北工业大学 机电学院，西安　７１００７２）

　　摘　要：为准确有效计算人字齿轮啮合效率，更好分析人字齿轮系统传动特性，建立滚动轴承支撑、同时考虑啮合
刚度激励、啮合冲击激励及齿面啮合摩擦激励的人字齿轮传动系统１２自由度动力学模型。分析啮合齿面润滑机理，通过
齿面接触分析及轮齿承载接触分析程序，计算啮合齿面滑动摩擦系数及摩擦损失功率；在此基础上获得人字齿轮动态啮

合载荷下齿面动态啮合效率。以人字齿轮传动系统参数为实例进行验证，分别计算齿面啮合静态效率、齿面啮合动态效

率及参照ＡＧＭＡ标准的啮合效率。结果表明，齿面啮合效率以啮合齿频为周期，动态啮合效率低于静态啮合效率，符合
因各动态激励因素存在导致系统能耗增大趋势，计算结果均值与ＡＧＭＡ标准值基本一致。表明该计算方法合理有效。
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　　人字齿轮系统作为大型、重载机械系统重要传动
部件［１］，其传动效率直接影响系统传动品质，而造成齿

轮传动系统功率损失因素多种多样，主要由轮齿间啮

合损失功率、轴系零件之间摩擦损失及轮齿搅油损失

等［２］。轮齿啮合功率损失为主要部分；因此建立含滚

动摩擦、滑动摩擦的齿面啮合损失功率计算方法对分

析控制齿面摩擦损失具有现实意义。文献［３］经分析
弹流润滑状态下轮齿啮合特性，提出标准直齿传动的

滑动功损及滚动功损计算方法，揭示齿轮几何设计参

数与滑动功损间之关系，可为设计提供参考；文献［４］
通过推导混合弹流润滑下齿轮平均滑动摩擦系数，结

合弧齿锥齿轮几何接触特性与承载接触特性，计算其

瞬时接触椭圆长轴各点滑动摩擦功率损失，积分获得

弧齿锥齿轮传动系统齿面综合啮合效率；文献［５］提出
通过对人字齿轮齿面所有瞬时接触点滑动摩擦功率损

失进行拟合并积分的人字齿轮滑动摩擦功率损失计算

方法，获得单对啮合轮齿从进入啮合到退出啮合的滑

动摩擦功损；文献［６］对比表面光洁度达０．０５μｍ的精
制齿面与常规齿面的摩擦损失，通过试验验证精制齿

面可有效降低齿面摩擦损失。以上文献对齿面摩擦损

失分析计算均将啮合齿面承受载荷作为恒定量考虑，



而实际齿轮传动过程中，因存在各种激励因素，齿面啮

合载荷呈动态变化，对齿面动载荷下啮合效率计算未

见报道。

本文建立滚动轴承支撑，同时考虑啮合刚度激励、

齿面摩擦激励、啮合冲击激励的人字齿轮传动系统１２
自由度动力学模型，计算获得齿面动态啮合载荷；通过

分析混合弹流润滑状态下齿面综合摩擦系数，结合动

态载荷下人字齿轮齿面接触分析及齿面承载接触分析

程序，综合考虑参与啮合齿对数与啮合齿面接触椭圆

离散点，获得人字齿轮齿面摩擦损失功率及齿面啮合

效率，并将其与静态载荷下啮合效率比较。

１　滚动轴承支撑人字齿轮动态啮合力

若不考虑制造安装误差等因素，人字齿轮传动系

统可作为直齿轮考虑，所建分析模型与直齿轮副啮合

耦合型振动分析模型结论相同；而实际的人字齿轮传

动远较该模型复杂，因人字齿轮两斜齿轮不可能达到

理想的完全啮合，故一对人字齿轮传动中必有一个齿

轮允许轴向浮动，以通过小轮轴向窜动使左右斜齿轮

副达到均载［７］。本文综合考虑误差激励、刚度激励、啮

合冲击激励、齿面混合弹流润滑摩擦激励，建立滚动轴

承支撑人字齿轮１２自由度啮合型弯 －扭 －轴耦合振
动模型见图１。系统广义位移列阵表示为
｛δ｝＝｛ｙｐ１，ｚｐ１，θｐ１，ｙｇ１，ｚｇ１，θｇ１，…，ｙｐ２，ｚｐ２，θｐ２，ｙｇ２，ｚｇ２，θｇ２｝

Ｔ

式中：ｙｉｊ，ｚｉｊ，θｉｊ（ｉ＝ｐ，ｇ；ｊ＝１，２）为主、从动人字齿轮中
心点Ｏｐ１，Ｏｐ２及Ｏｇ１，Ｏｇ２在ｙ、ｚ向平动位移与转角位移。

图１　人字齿轮１２自由度啮合型
弯－扭－轴耦合振动模型
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据牛顿力学定律，由图１得系统动力学方程为
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式中：ｍｐ１，ｍｐ２，ｍｇ１，ｍｇ２，Ｉｐ１，Ｉｐ２，Ｉｇ１，Ｉｇ２分别为人字齿轮
左右小、大齿轮质量及转动惯量；Ｒｐ，Ｒｇ为小、大轮基圆
半径；ｃｐ１ｙ，ｋｐ１ｙ，ｃｐ２ｙ，ｋｐ２ｙ，ｃｇ１ｙ，ｋｇ１ｙ，ｃｇ２ｙ，ｋｇ２ｙ为单个滚动轴
承径向等效支撑阻尼及刚度；ｃｇ１ｚ，ｋｇ１ｚ，ｃｇ２ｚ，ｋｇ２ｚ为大齿轮
轴向支撑阻尼及刚度；ｃｐ１２ｚ，ｋｐ１２ｚ，ｃｇ１２ｚ，ｋｇ１２ｚ为左右两齿中
间退刀槽部分轴向等效支撑阻尼及刚度；χｐ１（ｔ），
χｇ１（ｔ），χｐ２（ｔ），χｇ２（ｔ）分别为人字齿轮左右啮合斜齿轮
副大小轮摩擦力矩系数，具体计算原理另文撰写，此处

仅给出简要计算式，即
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式中：ｃ为接触轮齿对数；λｉｊ，ｃ（ｔ）为接触齿对载荷分配
系数；μｉｊ，ｃ（ｔ）为接触齿面摩擦系数；Ｘｉｊ，ｃ（ｔ）为接触齿面
等效力臂。
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式中：Ｆｓ１（ｔ），Ｆｓ２（ｔ）为人字齿轮左右啮合斜齿轮副啮
入冲击力激励；ｖｓｉ（ｔ）为单侧斜齿啮入冲击速度；ｑｓｉ（ｔ）
为单侧斜齿轮副柔度；Ｉ１，Ｉ２分别为大小轮转动惯量；
ｒｂ１，ｒｂ２分别为大小轮基圆半径。

由式（１）～式（４）求解得左右齿面动态啮合力为
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

















）］

（７）

式中：β１＝β，β２＝β为人字齿轮左右斜齿轮副螺旋角；
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ｋｍ１（ｔ），ｋｍ２（ｔ）分别为人字齿轮左右单侧斜齿轮副法向
时变啮合刚度；ｃｍ１，ｃｍ２为人字齿轮左右单侧斜齿轮副
法向啮合阻尼；εｚ为通过承载接触分析所得人字齿轮系
统浮动小轮轴向窜动量。说明一点，本文轮齿综合啮

合刚度由考虑齿面及安装误差的轮齿承载接触分析计

算获得，即误差激励已含在啮合刚度中。

２　人字齿轮齿面动态啮合效率计算

２１　啮合齿面摩擦机理
齿轮传递能量时在某些时刻轮齿应力集中在较小

区域，其上作用力较大，若轮齿直接接触，因摩擦、磨损

作用齿轮损坏较快。润滑油则可在工作面间形成薄液

体膜，使工作面不直接接触从而减少摩擦、降低磨损。

人字齿轮传动时有两种润滑状态：① 轮齿啮合齿面借

助滑动速度产生的粘性流体膜将两摩擦表面完全隔

开，油膜厚度远大于表面粗糙度，此状态称流体动力润

滑；② 低速重载时则可靠边界润滑将啮合的齿面分

开，此状态称边界润滑，由于油膜较薄，轮齿金属 －金
属接触发生较多［８］。

实际传动中不存在绝对光滑的轮齿齿面，几乎所

有齿轮均工作在混合弹流润滑状态，即啮合齿面之间

既有弹流润滑油膜，也存在粗糙峰接触边界润滑的混

合状态，见图２。

图２　轮齿齿面接触状态
Ｆｉｇ．２Ｔｈｅｔｏｏｔｈｓｕｒｆａｃｅｃｏｎｔａｃｔｓｔａｔｅ

混合弹流润滑条件下瞬时齿面综合摩擦系数可表

示为

μＭＬ＝ｆαμＥＬ＋（１－ｆα）μＢＬ （８）
式中：μＭＬ为混合润滑条件下摩擦系数；μＥＬ为全膜润滑
条件下摩擦系数；μＢＬ为边界润滑条件下摩擦系数，实验
所测该系数摩擦因数在０．０７～０．１５之间；ｆα为在混合
润滑状态下点接触载荷分布百分比［９］。

参考 ＥＨＬ模型［９］求解全膜润滑状态下摩擦系

数为

μＥＬ＝ｅ
ｆ（ＳＲ（ｔ），Ｐｈ（ｔ），ηＭ，Ｓ）Ｐｂ２ｈ（ｔ）｜ＳＲ（ｔ）｜

ｂ３ｖｂ６ｅ（ｔ）ηＭρ
ｂ８（ｔ）

（９）
ｆ［ＳＲ（ｔ），Ｐｈ（ｔ），ηＭ，Ｓ］＝ｂ１＋ｂ４｜ＳＲ（ｔ）｜Ｐｈ（ｔ）ｌｏｇ１０ηＭ＋

ｂ４ｅ
－｜ＳＲ（ｔ）｜Ｐｈ（ｔ）ｌｏｇ１０（ηＭ）＋ｂ９ｅ

Ｓ （１０）
式中：ＳＲ（ｔ）为齿面速度滑滚比；ρ（ｔ）为接触齿面啮合点
等效曲率半径；Ｐｈ（ｔ）为齿面接触点赫兹应力；ηＭ为润滑

油动态粘滞度；ｂ１～ｂ９为系数
［９］，取ｂ１＝－８．９１６４６５，

ｂ２＝１．０３３０３，ｂ３＝１．０３６０７７，ｂ４＝－０．３５４０６８，ｂ５＝２．
８１２０８４，ｂ６ ＝ －０．１００６０１，ｂ７ ＝０．７５２７５５，ｂ８ ＝
－０．３９０９５８，ｂ９＝０．６２０３０５。
２２　动态啮合效率计算

由计算获得啮合齿面任意啮合位置点齿面摩擦系

数，人字齿轮螺旋角较大，某瞬时同时有几对轮齿参与

啮合，而每对啮合轮齿接触齿面印痕又扩展为１块椭
圆区域。由轮齿承载接触分析所得某人字齿轮单侧齿

面啮合接触迹线离散示意图（黑点为接触椭圆中心）见

图３，共１４条接触线，每５个间隔为１个啮合周期即转
过１个齿，１个啮合周期内每瞬时接触情况见表１，其
中Ａｎｇｌｅ为小轮在１个啮合周期内转过的角度。

图３　齿面啮合接触轨迹印痕
Ｆｉｇ．３Ｔｈｅｃｏｎｔａｃｔｔｒａｃｅｏｆｔｏｏｔｈｍｅｓｈｉｎｇ

表１　轮齿啮合接触情况
Ｔａｂ．１Ｔｏｏｔｈｍｅｓｈｉｎｇｓｉｔｕａｔｉｏｎｓ

小轮转动角度 参与啮合接触线编号

０ １，６，１１
１／５×Ａｎｇｌｅ ２，７，１２
２／５×Ａｎｇｌｅ ３，８，１３
３／５×Ａｎｇｌｅ ４，９，１４
４／５×Ａｎｇｌｅ ５，１０
Ａｎｇｌｅ １，６，１１

系统给定齿面载荷时，通过轮齿承载接触分析获

得１个啮合周期内所有网格点载荷分布系数、综合曲
率半径、相对滑动速度、相对滚动速度［１０－１１］等信息，通

过混合弹流润滑模型求出１个啮合周期内所有网格点
的摩擦损耗功率，结合表１每瞬时轮齿接触情况计算
啮合周期内各啮合位置齿面啮合损失功率为

Ｐｆｋ ＝ ∑
ｃｅｉｌ ｎ＋１－ｋ( )５

ｉ＝１
∑
τｋ＋５（ｉ－１）

ｊ＝１
Ｆλｋ＋５（ｉ－１），ｊμｋ＋５（ｉ－１），ｊ Ｖｋ＋５（ｉ－１），ｊ

（ｋ＝１，２，３，４，５） （１１）
式中：Ｆ为啮合齿面法向力；ｎ为单齿面由进入啮合到

退出啮合过程中齿面离散啮合线总数；ｋ为１个周期内
小轮转角序号；τｋ＋５（ｉ－１）为齿面第ｋ＋５（ｉ－１）条接触线
上离散接触点个数；λｋ＋５（ｉ－１），μｋ＋５（ｉ－１），Ｖｋ＋５（ｉ－１）分别为
齿面上第ｋ＋５（ｉ－１）条接触线上第 ｊ个离散接触点载
荷分配系数、摩擦系数及相对滑动速度；ｃｅｉｌ为函数，取
大于该数的最小整数。
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以上阐述为给定齿面载荷Ｆ下１个啮合齿频周期
内人字齿轮啮合齿面摩擦损失。为计算齿面动态啮合

力下齿面动态摩擦损失，本文计算思路为：先将动态啮

合力Ｆｎ（ｔ）从小到大分５等份Ｆｎｉ（ｉ＝１，２，…，５），分别
对Ｆｎｉ进行齿面啮合损失功率计算，并分别拟合出在５
种载荷下啮合功率损失曲线，通过插值分别计算每时

刻对应动载荷的啮合功率损失。人字齿轮动态啮合效

率计算式为

ηＤ（ｔ）＝１－
Ｐ［Ｆｎ１（ｔ）］＋Ｐ［Ｆｎ２（ｔ）］

Ｐｒ
（１２）

式中：Ｐ［Ｆｎ１（ｔ）］，Ｐ［Ｆｎ２（ｔ）］分别为人字齿轮左右啮合
齿面在动态载荷下齿面摩擦损失功率；Ｐｒ为系统输入
总功率。

３　实例验证与结果分析

为验证本文所提人字齿轮动态啮合效率计算方

法，选人字齿轮传动系统基本参数计算分析，见表２。

表２　某单级人字齿轮副参数
Ｔａｂ．２Ｔｈｅｐａｒａｍｅｔｅｒｓｏｆａｈｅｒｒｉｎｇｂｏｎｅｇｅａｒｐａｉｒ

参　数 小齿轮（主动轮）大齿轮（被动轮）

法向模数／ｍｍ ６
端面压力角／（°） ２０
螺旋角／（°） ２４．４３
退刀槽宽度／ｍｍ ５８
润滑油动态粘滞度／（Ｐａ獉ｓ） ０．０４４
精度等级 ６
负载扭矩／（Ｎ獉ｍ） — ８００
输入转速／（ｒ·ｍｉｎ－１） ２０００ —

轮齿齿数 １７ ４４
轮齿旋向 左右旋 右左旋

齿宽／ｍｍ ５５ ５５

用本文方法分别计算恒定啮合力与考虑动态啮合

力下齿面啮合效率。以啮合齿频为周期的啮合效率曲

线见图４、图５。由图４得人字齿轮齿面静态啮合效率
以啮合齿频为周期波动，均值为９９．１％；而考虑齿面动
态载荷的人字齿轮动态啮合效率波动则较明显，其平

均效率为９８．８％。考虑齿面动态啮合力的齿面动态啮
合效率低于静态啮合效率，与实际传动中齿面误差、刚

度波动及啮合冲击等因素使传动质量降低、增大功耗

理论相符合；而按美高齿 ＡＧＭＡ标准［１２］计算所得高速

人字齿轮齿面啮合效率为９８．９％，进一步验证本文计
算结果合理有效。美高齿ＡＧＭＡ标准计算式为

ηＡＧ＝１－
ＰＭ
Ｐｒ
＝１－（２２－０．８αｎ）０．０２

（ｚ１＋ｚ２）
ｚ１ｚ[ ]
２

（１３）

式中：ＰＭ为人字齿轮左右啮合齿面啮合损失功率；αｎ为
齿面基圆压力角；ｚ１，ｚ２分别为大小齿轮齿数。

图４　人字齿轮齿面静态啮合效率
Ｆｉｇ．４Ｈｅｒｒｉｎｇｂｏｎｅｇｅａｒｔｏｏｔｈｓｔａｔｉｃｍｅｓｈｉｎｇｅｆｆｉｃｉｅｎｃｙ

图５　人字齿轮齿面动态啮合效率
Ｆｉｇ．５Ｈｅｒｒｉｎｇｂｏｎｅｇｅａｒｔｏｏｔｈｄｙｎａｍｉｃｍｅｓｈｉｎｇｅｆｆｉｃｉｅｎｃｙ

４　结　论

（１）建立滚动轴承支撑、同时考虑啮合刚度激励、
啮合冲击激励及齿面啮合摩擦激励的人字齿轮传动系

统１２自由度动力学模型，求得齿面动态啮合载荷。
（２）分析啮合齿面润滑机理，通过轮齿啮合原理

并结合齿面接触分析及轮齿承载接触分析程序，详细

计算啮合齿面滑动摩擦系数及摩擦损失功率，进一步

得出人字齿轮在动态啮合载荷下齿面动态啮合效率。

（３）以１对人字齿轮传动系统参数为例进行验
证，分别计算齿面啮合静态效率、齿面啮合动态效率及

参照ＡＧＭＡ标准的人字齿轮啮合效率。啮合位置不一
致时，齿面啮合效率呈现以啮合齿频为周期，且动态啮

合效率低于静态啮合效率，符合因存在各动态激励因

素导致系统能耗增大趋势，计算结果平均值与 ＡＧＭＡ
标准值基本一致，表明本文人字齿轮齿面动态啮合效

率计算方法合理有效。
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