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摘要：为了更好地了解和掌握大功率船用齿轮箱的齿轮在啮合过程中的接触应力分布情况，在有限元基本理论的基础上，采用有限

元软件ANSYS/Ls-dyna对该齿轮箱中的其中一对渐开线斜齿轮进行了接触分析，得到了齿轮啮合过程中的应力分布情况及最大接

触应力，为齿廓修形提供了重要依据；最后，将修形前后齿轮的应力分布情况进行了对比分析。研究结果表明，该船用齿轮箱齿轮最

大应力小于材料的强度极限，满足使用要求；并且修形后齿轮的接触应力和齿根应力较修形前均减小了13%左右，可以有效地减小

齿顶和齿根的应力集中现象，为斜齿轮修形打下了良好的基础。
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Abstract：In order to comprehend the contact distribution in the process of gear meshing of a high power marine gearbox，based on the
finite element theory，the surface contact stress of a pair of involute helical gears was analyzed，to get the maximum contact stress in the
gear meshing by using of ANSYS/Ls-dyna. The basis for tooth profile modification of involute helical gears was provided. Also，the
standard gears and the modified gears were compared and analyzed. The results indicate that the helical gear is safe；the contact stress
and tooth root stress are both reduced about 13%，which can effectively eliminate the stress concentration and can provide the basis for
tooth profile modification of involute helical gears.
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0 引 言

齿轮传动是一种依靠轮齿相互啮合来传递动力

和运动的恒功率传动，具有结构紧凑、传动平稳、传动

比精确、工作可靠、效率高、寿命长等特点，所以得到

了广泛的应用。大功率船用齿轮箱作为船舶动力系

统的关键部件，由于其本身结构复杂，工作环境恶劣，

并且精度要求很高，又处于重载的运行条件等原因，

使齿轮箱最容易受到损害并出现故障，相比较而言，

该齿轮箱对其综合技术指标要求更高。据统计［1-2］，传

动机械中由齿轮引起的故障约占80%，旋转机械中由

齿轮引起的故障约占 10%左右。从齿轮的失效形式

来看，由于齿轮传动时载荷是反复变化的，大多数齿

轮的失效形式是齿面点蚀和轮齿折断。这就要求齿

轮具有一定的接触强度和弯曲强度。

在实际工况下，齿轮接触应力的大小直接影响齿

轮的使用寿命和安全，所以对齿面接触应力进行研究

是非常必要的［3-5］。文献［6-7］对齿轮啮合的分析主要

是基于解析法和简单的数值仿真，对齿轮模型和载荷

条件等做了大量的简化，因而不能真实地反映齿轮啮

合的实际工况；文献［8］利用有限元法，分析研究了直

齿轮的接触压力和应力的分布，但没有考虑摩擦力和

修形的影响；文献［9］有效地处理了解析法无法处理的

啮合问题，其结果比传统计算结果更为精准，并定量地
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分析了齿轮啮合过程中应力、应变的分布情况。

本研究主要针对某大功率船用齿轮箱的易损部件

—角变位斜齿轮进行接触分析。在考虑摩擦力和修形

的影响下，进一步获取齿轮接触面的接触力分布情况，

并为通过齿轮修形改变接触应力分布等提供理论依

据。

1 斜齿轮的接触理论

接触问题既属于表面非线性的问题，也属于不定边

界问题。引起非线性的原因主要有以下两个方面［10］：

（1）接触表面的不断改变，即接触表面的边界释

放变为自由边界，或者是自由表面在传动过程中逐渐

变为接触面边界；

（2）接触表面上存在摩擦和滑动，表现出非线性

性质，即随着载荷和位移的改变，接触面的大小和压

力分布发生显著地变化，接触表面的摩擦呈现出具有

“粘着-滑动”特性的间歇状态。由于这种表面非线性

和边界不定性，一般来说接触问题非常复杂，其解需

要反复迭代而得到。

接触问题广泛存在于工程实际中，例如齿轮啮

合、机车轮轨接触、联接装置、刹车系统以及滚珠轴承

等等都属于接触问题。它主要包括弹性物体的接触、

塑性物体的接触、粘弹性物体的接触以及可变固体与

液体之间的接触。所研究的斜齿轮的接触问题为弹

性接触，不考虑塑性变形。

下面简要介绍弹性接触有限元理论：

对于齿轮副的啮合，不仅需要满足一般的弹性力

学方程，还需要在啮合点的法向方向满足位移非嵌入

条件，以及在切向方向满足库伦摩擦定律［11-12］。在主

动轮输入转矩一定时，齿轮啮合面的接触状态可以分

为连续状态、滑动状态以及分离状态。对于齿轮啮合

中存在的接触问题，可以看成两个独立的物体之间的

接触，如图 1所示。本研究在整体坐标系下分别建立

有限元平衡方程，如下所示：

ì
í
î

[ ]KA { }uA ={ }PA +{ }RA

[ ]KB { }uB ={ }PB +{ }RB
（1）

式中：[ ]KA ，[ ]KB —物体 A 、B 的刚度矩阵；{ }uA ，

{ }uB —物体 A 、B 的节点位移向量；{ }PA ，{ }PB —作用

在物体 A 、B 上的外载荷向量；{ }RA ，{ }RB —物体 A 、

B 的接触力向量。

通常，在外载荷、材料和单元类型给定后，公式

（1）中的刚度矩阵 [ ]KA 、[ ]KB 和外载荷向量 { }PA 、{ }PB

是已知的，但是节点位移向量 { }uA 、{ }uB 和接触力向

量 { }RA 、{ }RB 是基本未知数，可知，存在 4个未知量，

只有两个方程是无法求解的，还必须补充接触连续条

件，如表1所示。
表1 接触的定解条件

接触状态

定解条件
（ j = n, t）

连续状态

r 2ij = -r1ij
u2

in = u1
in + δin

u2
it = u1

it + δit

滑动状态

r 2ij = -r1ij
u2

in = u1
in + δin

Rit = ±μ| |Rin

分离状态

r 2ij = r1ij = 0

μ —接触面的摩擦因数；δin —接触点 i 在法向方向的初始
间隙；δit —接触点 i 在切向方向的初始间隙；Rin —接触点 i 在
法向方向的接触力；Rit —接触点 i 在切向方向的接触力。

在应用有限单元法求解上述接触问题时，为简化

分析过程并满足工程需要，通常假定［13］接触表面是光

滑的连续面，接触表面的摩擦作用服从库仑定律，接

触表面的力学边界条件和几何边界条件均可用节点

参量来表示，同时不考虑接触表面的弹性流体动力润

滑机理，润滑作用通过摩擦系数来体现。

2 斜齿轮接触模型及参数

2.1 斜齿轮的有限元建模

齿轮副的主要几何参数为：主动轮齿轮轴的齿数

z1 = 28 ，从动轮的齿数 z2 = 126 ，两齿轮的齿形角

α = 20∘，法面模数 mn = 16 mm ，材料都为 17 CrNiMo6，
密度 ρ = 7.85 × 10-6 kg/mm3 ，弹性模量 E = 210 GPa ，泊

松比 ν = 0.3，主动轮转速 n1 = 520 r min ，两齿轮的转

速比为1∶4.5，输入功率 P = 8 800 kW。

本研究通过三维软件Pro/E实现精确的参数化建

模，将模型导入Hypermesh中划分网格，有限元网格模

型如图 2所示；然后利用Hypermesh与 ansys/Ls-dyna
的接口，把有限元模型导入Ansys/Ls-dyna中加载求

解。有限元分析模型的边界条件如图3所示。

图2 有限元网格模型图1 两弹性体的接触
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2.2 定义质心

本研究所涉及的齿轮是一个大型的船用齿轮；直

径达 2 m，考虑到计算机硬件的限制，须采用局部模

型，只考虑同时参与啮合的几对齿；另外，考虑到齿轮

的轮毂和辐板部分对齿轮接触分析的结果影响较小，

本研究也省略了轮毂和辐板的模型。在 ANSYS/
Ls-dyna中，对于旋转的模型都是默认绕各自的质心

运动的，而简化的局部模型，质心一般不在原来旋转

的轴线上，为了保证两啮合齿轮分别绕各自的轴线转

动，本研究需要定义模型的转动惯量，以确保两齿轮

绕各自的轴心转动。对于转动惯量的计算，本研究在

Pro/E中通过定义材料密度，在质量属性中可以得到如

表2所示的转动惯量。

2.3 载荷的施加

根据齿轮啮理论知，负载转矩 T = 9.55 × 106 P/n ，

由已知条件可知载荷为：7.27 × 105 kN ⋅mm。

ANSYS/Ls-dyna中载荷的最大特点就是载荷随时

间变化，根据啮合齿轮的受载情况，对齿轮轴内圈刚

体施加角速度，对从动齿轮内圈刚体施加受阻转矩，

载荷曲线如图 4所示。由图 4可以看出，施加了一渐

变载荷，使载荷在0.02 s内达到平衡状态，这样可以避

免啮合冲击。

（a）角速度曲线

（b）转矩曲线

图4 主、从动齿轮载荷曲线

图3 边界条件

表2 啮合齿轮的转动惯量（单位: kg ⋅ mm2）

齿轮轴

大齿轮

Ixx

1.531 9e+6
1.967 2e+6

Ixy

1.153 5e+4
-8.708 4e+2

Ixz

-4.420 9e+3
5.264 5e+3

Iyy

1.228 6e+6
6.279 7e+5

Iyz

3.867 2e+4
4.254 4e+4

Izz

3.955 7e+5
1.402 6e+6

3 有限元结果与分析

基于赫兹理论的齿面接触应力公式［14］为：

σH =ZEZHZεZβ

Ftc

bd1

u + 1
u （2）

式中：ZE —弹性系数，取值为189.8；ZH —节点区域系

数，取值为 2.38；Zε —重合度系数，取值为 0.762 5；
ZH —螺旋角系数，取值为 0.992；Ftc —接触强度计算

切向力。

其中：

Ftc = 2T
dl

⋅KAKV KHβKHα （3）
式中：KA —使用系数，取值为1；KA —动载系数，取值

为 1.2；KHβ —齿向载荷分配系数，取值为 1.38；KHα —

齿间载荷分配系数，取值为1.285 2；b —齿宽；d1 —分

度圆直径；u —减速比。

将数值代入计算得 σH = 885.2 MPa。
齿轮轴的最大接触应力为 894.1 MPa，与赫兹理

论计算近似，误差为 0.995 4%，可见仿真结果与赫兹

理论结果相吻合，说明本研究所采用的模型对载荷、

边界条件和网格等的处理精确，仿真结果具有一定参

考价值。

某时刻齿轮啮合的接触应力应力云图如图5~7所
示。从应力云图可知，齿轮轴的最大接触应力值为

894.1 MPa ，大齿轮的最大接触应力值为 764.1 MPa ，

远远小于两齿轮的材料强度极限 1 150 MPa ，可知该

齿轮副可以安全用于船用减速器；另外轮齿在进入和

退出啮合时由于轮齿边缘的接触使轮齿之间产生较
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大的剪切作用，使得主、从动轮的齿顶、齿根出现了应

力集中现象，这与力学分析的结论相一致；以上应力

云图是没有经过修形的标准渐开线斜齿轮，由应力云

图可以看出，齿轮在啮入时有严重的干涉，产生啮入

冲击，造成局部应力急剧增大。

齿轮啮合过程中，两齿轮的接触情况基本相同，

这里，本研究以齿轮轴为例介绍修形前后齿轮轴的应

力变化情况。齿轮轴修形前后应力云图如图 8所示。

从图8中可以看出齿轮修形明显地消除了齿顶与齿根

的应力集中现象，综合接触应力水平明显降低，同时

使载荷分布更加均匀，有利于减小齿轮啮合过程中的

振动与冲击。

齿轮啮合过程中标准齿轮和修形齿轮的仿真结

果如表3所示。

表3中给出了齿轮修形前后齿轮轴和大齿轮在啮

合过程中的的最大接触应力和最大齿根应力，以齿轮

轴为例，修形后的齿轮轴较修形前接触应力减小了

12.7%，齿根应力减小了 13.4%，可知修形有效地减小

了齿轮应力，为齿轮的优化设计提供了良好的理论基

础；由表3还可以看出，在啮合过程中齿轮轴的最大接

触应力和最大齿根应力均大于大齿轮，所以在进行齿

根接触应力校核和齿根弯曲应力校核时，选择校核齿

轮轴即可。

4 结束语

本研究利用 ANSYS/Ls-dyna对斜齿轮进行了动

态接触分析，得到了斜齿轮齿面接触应力的分布情

况，可以准确地确定轮齿的应力集中区域和干涉部

位，为齿廓修形提供了重要依据；同时也为斜齿轮的

优化设计和可靠性设计提供了参考。

齿轮的主要失效形式之一为轮齿折断，从本研究

结果可以看出，在齿根圆角处出现的应力集中是导致

轮齿折断的主要原因。本研究可以利用这一结果，为

下一步对齿轮进行齿根弯曲强度校核打下坚实的基

础。

图6 齿轮轴应力云图

图7 大齿轮应力云图

图5 齿轮啮合应力云图

表3 修形前后仿真结果的对比

齿轮轴

大齿轮

最大接触应力/MPa
最大齿根应力/MPa
最大接触应力/MPa
最大齿根应力/MPa

标准齿轮

887.8
622
754.6
535.3

修形齿轮

774.3
538.2
687.7
504.3

图8 齿轮轴修形前后应力云图

（下转第1438页）
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面内，在第 1、4、6阶振型处的峰值响应振动位移相对

其他振型处的振动位移较大，相差一个数量级；同样由

图4可以看到，第1阵型处的振动幅值最大，其幅值在

X 、Y 、Z 3个方向上的投影可以从谐响应曲线得出。

5 结束语

本研究通过对伺服阀力矩马达中的衔铁组件进

行模态分析，得到了其各阶固有频率及相应的模态振

型。其各模态振型分别对应衔铁与反馈杆在不同平

面内的摆动和弯曲，其中 XZ 平面的振动对伺服阀性

能影响最大。

由衔铁组件模态分析的各阶振型可知，衔铁和反

馈杆是伺服阀力矩马达产生振动的关键部位，为避免

其振动引起伺服阀工作不稳定、产生自激噪声等现

象，研究者应针对两者采取相应抑制振动的措施。

通过对伺服阀力矩马达中的衔铁组件进行谐响

应分析，本研究得到了在反馈杆没有安装到主阀阀芯

上这一工况下的位移响应，并可以计算衔铁一端与反

馈杆在最大振动处的振幅；提供了一种计算衔铁马达

组件在最差模态下振幅的计算方法，为后续的研究及

伺服阀的性能改善和结构优化提供参考。

当衔铁挡板组件没有安装到主阀阀芯时，衔铁挡

板组件的谐振峰值主要集中在0~3 000 Hz，以低频振

动为主。这为进一步研究衔铁组件在其他工况下的

振动特性提供了理论参考。
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