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齿轮齿条传动往复运动过程的润滑分析 

徐彩红，王优强，王立梅，张同钢 

（青岛理工大学 机械工程学院，山东 青岛 266520） 

摘  要：目的 通过对往复运动齿轮齿条传动过程中压力、膜厚、温度的计算，获得往复运动齿轮齿条的润

滑状况，为机构的设计提供理论依据。方法 将齿轮齿条的传动模型简化为圆柱与无限大平面之间的运动，

建立往复运动齿轮齿条传动的热弹流润滑模型。采用 Ree-Eyring 流体，压力求解采用多重网格法，弹性变

形采用多重网格积分法，计算得到齿轮齿条往复运动过程中的中心压力、中心膜厚、最小膜厚和最高温度，

并与单向运动情况比较。结果 与单向运动相比，往复运动由于在换向过程中存在加速、减速过程，降低了

齿轮齿条机构在啮合周期内润滑油膜厚度，啮合线上变速过程始末附近区域膜厚和压力都会产生一定程度

的波动。换向瞬时，受挤压效应的影响，产生油膜凹陷，油膜变薄，润滑状态变差。结论 在计算往复运动

齿轮齿条润滑油膜与压力时，存在换向的啮合周期需要着重讨论。在工程实际中设计往复运动齿轮齿条润

滑时，应着重考虑单双齿啮合转换点与换向点处的润滑情况。 
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Lubrication Analysis of Gear Rack Transmission in Reciprocating Motion 

XU Cai-hong, WANG You-qiang, WANG Li-mei, ZHANG Tong-gang 

 (School of Mechanical Engineering, Qingdao University of Technology, Qingdao 266520, China) 

ABSTRACT: The work aims to obtain lubrication condition of the gear rack transmission in reciprocating motion by calculat-

ing pressure, film thickness and temperature during the process of gear rack transmission in reciprocating motion, so as to pro-

vide theoretical basis for design of gear rack mechanism. Transmission model of the gear rack was simplified to motion between 

cylinder and infinite plane, a thermal elastohydrodynamic lubrication model was established for gear rack transmission in reci-

procating motion. Provided with Ree-Eyring fluid, the pressure was solved in multi-grid method, elastic deformation was solved 

in multiple-grid integration method, then central pressure, central film thickness, minimum film thickness and maximum tem-

perature during reciprocating motion were calculated and finally compared with one-way movement. The lubricating oil film 

thickness of gear rack mechanism during meshing period was reduced due to acceleration and deceleration process in reversing 

process of reciprocating motion when compared with one-way movements compared with the one-way movement. Film thick-

ness and pressure in area near the beginning and end of reversing process in meshing line would fluctuate to certain degree; oil 

film depression was produced under squeeze effect of instantaneous reversing, film thickness became thinner and lubrication 
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state became worse. Meshing cycle subject to reversing shall be discussed emphatically to calculating the lubricating oil film 

thickness and pressure of reciprocating gear rack; in engineering practices, lubrication at single-double tooth meshing conver-

sion point and reversal point shall be considered emphatically in designing reciprocating gear rack lubrication. 

KEY WORDS: reciprocating motion; gear rack; EHL; load time-dependent; thermal effect 

齿轮齿条传动机构作为齿轮传动的特殊机构，因

为具有结构简单、传动精度高、可无限长度对接延续、

可实现圆周运动与单向运动之间转换等优点而被广

泛运用。 

近年来，关于齿轮传动弹流润滑的研究较多[1-8]。

然而，国内外关于齿轮齿条润滑方面的探究还有所欠

缺。齿轮齿条一个啮合周期在润滑运算中的载荷随时

间变化、曲率半径与卷吸速度等参量，均与齿轮机构

不同。在工程实际应用中，齿轮齿条机构通常工作在

恶劣工况下，在传动过程中易产生噪声、齿面胶合等

失效行为，这些失效行为绝大多数都是由润滑失效引

起。此外，齿轮齿条机构多处于往复运动工况下，往

复运动的换向过程润滑状况较差。因此，对往复运动

工况下齿轮齿条机构润滑的研究不容忽视。近年来关

于往复运动的研究逐渐增多[9-15]。Nishikawa H 等[9]

通过钢球与震荡玻璃盘模拟往复运动，利用光干涉技

术测量往复运动下润滑油膜性能，得出弹流润滑油膜

随润滑油和运动方式的变化而变化，但没有考虑热效

应。Wang J 等[10,14]通过光干涉技术和理论分析对纯滚

动工况下的点接触、短行程状态往复运动的润滑状态

进行了分析，通过改变实验过程中的频率来研究模拟

充分供油和乏油条件下短行程往复运动的摩擦特性，

但是仅进行了纯滚动工况下的弹流润滑分析，没有考

虑滑动。Azam Thatte 等[11]开展了往复液压杆密封件

的非稳态弹流润滑数值分析，建立了不同杆速下液压

密封件瞬态数值模型，但没有考虑运动过程中的温度

变化。Fadi Ali[12]等基于点接触往复运动，理论与实

验研究了微凹槽对润滑油膜的影响，并与光滑表面进

行比较，但没有考虑热效应与载荷变化。 

本文考虑热效应，建立了齿轮齿条传动机构的非

稳态弹流润滑模型。根据齿轮齿条传动过程中的载荷

变化，在换向过程中考虑表面速度变化，讨论了齿轮

齿条啮合过程中载荷在单双齿啮合区的变化，计算了

一个啮合周期上最小膜厚、最高温度、中心压力和中

心膜厚的变化，求解了换向瞬时的压力、膜厚，并与单

向运动沿啮合线相同位置的压力、膜厚进行了对比。 

1  齿轮齿条轮廓曲线及相关参数计算 

1.1  齿轮齿条啮合原理 

齿轮齿条传动机构中，齿条等同于齿轮的节圆直

径变为无穷大，齿廓曲线的渐开线也变为直线。如图

1 所示，其理论啮合线 N1N2 与齿轮基圆相切于 N1，

由于齿条的基圆为无穷大，所以啮合线与齿条基圆的

啮合点 N2 在无穷远处。齿轮 1 与齿条 2 齿廓在任何

位置啮合时，啮合点都应在理论啮合线 N1N2 上。齿

轮与齿条啮合时，不论是否标准安装，其啮合角恒等

于分度圆压力角，也恒等于齿条的齿形角。 

 

图 1  齿轮齿条传动机构啮合原理 
Fig.1 Meshing principle of gear rack transmission mechanism 

1.2  齿轮齿条副啮合点当量曲率半径与卷

吸速度 

齿轮齿条传动啮合原理如图 2 所示。在图 2 中，

点 P 为节点，K 由啮入点沿啮合线运动至啮出点，完

成一个啮合周期。齿条齿顶线与理论啮合线的交点为

B2，齿轮齿顶圆与理论啮合线的交点为 B1，即在理论

啮合线内的 B1B2 为齿轮齿条传动机构的实际啮合线

（见图 1）。齿轮齿条传动与齿轮传动相比，无论是

否标准安装，啮合角都与分度圆压力角相等。 

 

图 2  齿轮齿条机构的传动几何参数 
Fig.2 Geometry parameters of gear rack mechanism 

若 K 为啮合点，综合曲率半径为 R，则其关系如

式（1）所示。 
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1 2

1 1 1

R R R
                  (1) 

其中，R1 为 N1K，Rb1 为齿轮基圆，R2 为 N2K，

由于齿条基圆无穷大，故其值为无穷大。所以，沿啮

合线上任一啮合点处综合曲率半径 R=Rb1tanβ+S。卷

吸速度见式（2）。 

a b( )

2

u uu 
            (2) 

其中，ua=nπR/30，ub=nπdsinβ/60，S=nπRb1(t−t0)，

n 为齿轮转速，β 为齿轮分度圆压力角，d 为齿轮分

度圆直径，t 为啮入点到各啮合点所需的时间，t0 为

啮入点到节点时间。因此节点处，S 为 0。取啮合线

终点处为换向点，假设换向前的减速过程中加速度相

等，换向后加速过程的加速度也相等，换向点处表面

速度为 0，整个换向过程在 1/4 个周期内完成。 

2  齿轮齿条润滑计算的基本方程 

2.1  Reynolds 方程[16] 

选用 Ree-Eyring 流体，线接触非稳态 Reynolds

方程见式（3）。 

   3
e e

e

12 12
ph U h h

x x x t
  


     
         

  (3) 

式(3)边界条件
in out
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( , ) 0, ( , ) 0

0 ( )
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p x x x

 
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。 

其中，p 为流体压力，h 为油膜厚度，Ue 为卷吸

速度(ua+ub)/2，  e
/  、  、 e 为 η 和 ρ 沿 z 方向

变化而定义的当量参数。   e e ee e
/ 12 /          ， 

  e e b au u     e a e/u u ， e 0

1
d

h
z

h
   ， e    

2 0 0

1
d

h z dz z
h





  ，

e 3 0 0

1
d

h z z dz z
h

 


 
    ，

0
e

1 1 1
d

h
z

h   ，

2 0
e

1 1
d

h z z
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  ， * 为非牛顿流体的当量黏度。 

2.2  膜厚方程 

假设齿轮齿面与齿条齿面都是光滑的，则考虑表

面弹性变形的膜厚方程为式（4）。 

       
2

2

0

2
, ( ) , ln d

2 π

xxh x t h t p t x
R t E 

        (4) 

其中，E 为两接触表面的综合弹性模量，
1

E
  

2 2
1 2

1 2

1 11

2 E E
   

 
 

， 1E 、 2E 为齿轮 1 和齿条 2 的弹性

模量， 1 、 2 为齿轮 1 和齿条 2 的泊松比。 

2.3  粘压关系 

粘压关系见式（5）。 

    09
0 0exp ln 9.67 1 5.1 10

Z
p   

     

0

138
1

138

S
T
T

        
  (5) 

其中，T0 为环境温度，T 为油膜温度。 

2.4  密压关系 

润滑剂的密度计算采用 Dowson-Higginson 密压

密温关系，见式（6）。 

0 1 2 3 0[1 / (1 ) ( )]C p C p C T T            (6) 

式中，C1=0.6×10−9 Pa−1、C2=1.7×10−9 Pa−1、

C3=0.000 65 K−1。 

2.5  能量方程 

齿轮齿条传动过程中，由于剪切力和压缩作用，润

滑油膜会产生一定热量，致使温度升高，所产生的热量

也会通过热传导或者热对流的方式流失。在齿轮润滑过

程中，油膜受到粘性剪切和压缩作用而发热，造成温度

升高，产生的热量也会通过对流和传导而散失，机构产

生热量和散失热量平衡后形成的温度场由能量方程以

及边界条件确定。不考虑体积力和热辐射的影响，粘性

流体的能量方程见式（7）。 
D( ) D

( )
D D

pc T T pk T Φ
t T t





       


           (7) 

2.6  固体热传导方程 

 固体热传导方程见式（8）。 
2

a a a a 2
a

2

b b b b 2
b

T T Tc U k
t x z

T T Tc U k
t x z





          


          

              (8) 

其中，Ca、Cb 分别为齿轮 a 与齿条材料 b 的比热

容，ρa、ρb 分别为齿轮 a 与齿条材料 b 的密度，Ka、

Kb 分别为齿轮 a 与齿条材料 b 的热传导系数。 

机构材料温度和油膜温度在齿轮与齿条表面相

等，此外还要满足界面热流量连续条件，见式（9）。 

a
a

a

b
b

b

0 0

0

T Tk k
z zz z

T Tk k
z zz h z

  


   


     

              (9) 

对于齿轮固体材料 a 和齿条固体材料 b，在 za、zb方

向上的温度边界条件为 0
az dT T
 

 ，
bz dT


  T0。

其中，d 为变温层的深度。 
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2.7  载荷方程 

载荷方程见式（10）。 
out

in

( )d
x

x
p x x W            (10) 

3  计算方法与结果分析 

3.1  计算方法 

压力求解采用多重网格法，弹性变形计算采用多

重网格积分法，温度计算采用逐列扫描法。采用 W

循环，将网格划分为六层，每层节点数分别为 31、

61、121、241、481 和 961。以赫兹压力作为初始压

力，压力分析采用 Gauss-Seidel 低松弛迭代。压力迭

代的方法包括压力的迭代过程和 h0 的调整，且压力

的迭代在每层网格上都要进行。每一瞬时压力和温度

计算的迭代初值，均为前一瞬时的压力和温度迭代结

果。啮入的前一瞬时作为稳态解求解，采用稳态解的

压力和温度作为计算啮入点的压力和温度初值。整个

啮合周期共分了 120 个瞬时，当各瞬时无量纲压力和

载荷的相对误差均小于 10−3、无量纲温度的相对误差

小于 10−4 时，满足计算要求。 

3.2  结果分析与讨论 

将齿轮齿条的传动模型简化为半径 R 的圆柱与

无限大平面之间的运动。啮合点上的载荷为沿啮合线方
向的轮齿齿面法向载荷分量，考虑单双齿啮合的影响，
无量纲载荷沿啮合线的变化[17]如图 3 所示。刚开始进入
啮合时为双齿啮合的第一个瞬时，载荷相对较小，双齿
啮合变为单齿啮合的第一个瞬时，载荷突变到最大值。
齿轮齿条啮合开始处于单对轮齿啮合阶段，最后载荷先
小范围增大，后缓慢减小，直到单齿啮合的最后一个瞬
时，载荷突然减小，齿轮齿条传动再次进入双齿啮合区。
齿轮齿条传动过程中计算的相关参数如表 1 所示。 

计算齿轮齿条往复运动存在换向啮合周期内的
弹流润滑参数，并与单向运动时的中心压力、中心膜
厚、最小膜厚图比较，分别如图 4—6 所示。计算齿
轮齿条机构一个啮合周期内沿啮合线的最高温度如
图 7 所示。由单向运动与往复运动的中心压力与中心
膜厚比较图可以看出，在减速过程之前的中心压力升 

 

图 3  无量纲载荷沿啮合线变化 
Fig.3 Variation of dimensionless load along the meshing line 

表 1  与润滑有关的参数 
Tab.1 Parameters related with lubrication  

参数 数值 参数 数值 

润滑剂黏度 η0/(Pa·s) 0.075 齿轮、齿条弹性模量 E1,2/Pa 2.06×1011 

粘压系数 α/Pa 2.19×10−8 齿轮、齿条泊松比 γ1,2 0.3 

粘温系数 β/K 0.042 齿轮齿数 z1 40 

润滑流体环境密度 ρ0/(kg·cm−3) 870 模数 m/mm 2.5 

润滑剂比热容 c/(J·kg−1·K−1) 2000 转速 n1/(r·min−1) 600 

润滑剂热传导系数 k/(W·m−1·K−1) 0.14 齿宽 B/mm 20 

齿轮、齿条密度 ρ1,2/(kg·cm−3) 7850 压力角 β/( ° ) 20 

齿轮、齿条比热容 c1,2/(J·kg−1·K−1) 470 传递功率 P/kW 1.0, 0.25 

齿轮、齿条热传导系数 k1,2/(W·m−1·K−1) 46 齿顶高系数 h*，顶隙系数 c* 313 
 

图 4  不同运动状态下中心压力比较图 
Fig.4 Comparison of center pressure under different move-

ments 

图 5  不同运动状态下中心膜厚比较图 
Fig.5 Comparison of center film thickness under  

different movements 
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图 6  不同运动状态下最小膜厚比较 
Fig.6 Comparison of minimum film thickness under  

different movements 

 

图 7  不同运动状态下最高温度比较 
Fig.7 Comparison of maximum temperature under  

different movements  

高，原因可能是速度的突然变化破坏了原来稳定的润

滑状态。随后随着速度的不断减小，中心压力逐渐降

低。往复运动在换向前减速与换向后加速过程中，中

心膜厚始终小于单向运动过程中的中心膜厚，并且在

减速过程中，中心膜厚不断降低。加速过程中，中心

压力与中心膜厚不断升高，并始终小于单向运动时的

中心压力与中心膜厚。单向运动时，在主动齿轮转速

不变的情况下，曲率半径在啮合周期内逐渐变大，尽

管在双齿啮合转换为单齿啮合时载荷突然升高，且在

单齿啮合区载荷明显高于双齿啮合区，但润滑状况仍

然不断改善。只是在载荷突变区域，压力和膜厚有小

幅度波动，且膜厚小于单向运动啮合线上相同位置处

的膜厚。减速过程中，随着表面速度降低，卷吸速度

减小，膜厚变薄；加速过程中，随着表面速度增加，

卷吸速度增大，膜厚从最薄开始逐渐变厚。与中心膜

厚相比，最小膜厚受加减速过程中油膜变化的幅度明

显大于中心膜厚的变化幅度，说明最小膜厚受速度变

化的影响更大。最小膜厚一般出现在出口颈缩区，说

明往复运动较单向运动在接触区的出口颈缩更明显。

虽然在换向点处速度降为 0，但由于润滑过程中滞后

作用的影响，在速度为 0 时膜厚仍然存在。因此在齿

轮齿条机构往复运动工况换向过程中，选择合适的加

速度能够保证润滑油膜的存在，以减小摩擦对齿面产

生的损伤。受滑滚比的影响，啮合初始最高温度先下

降再逐渐上升。与膜厚和压力不同的是，减速初始时

刻速度突然降低对最高温度的影响相对较小，这主要

是因为减速初始时刻滑滚比变化较小，并且虽然减速

过程中最高温度逐渐降低，加速过程中最高温度逐渐

升高，但由于滑滚比变化小，最高温度升高的幅度较小。 

比较换向点处与单向运动啮合线上相同位置的压

力、膜厚，分别如图 8、9 所示。由图可以看出，在接

触区域内，往复运动换向点的压力要高于单向运动对应

点的压力，在往复运动换向点出口区的第二压力峰要比

单向运动啮合线上相同点时更明显。换向点处的表面速

度为 0，受挤压效应的影响，油膜在接触区域内形成凹

陷。此外，在接触区域内，往复运动换向点处的膜厚低

于单向运动对应点的膜厚，这主要是由于速度小引起

的，入口区也出现颈缩现象，且在接触区域内入口区和

出口区的颈缩现象更加明显。综上可以得出：与单向运

动相比，往复运动由于在换向过程中存在加速、减速过

程，使得齿轮齿条机构在这个啮合周期内润滑油膜不稳

定，啮合线上变速过程始末附近区域膜厚和压力都会产

生一定程度的波动，加速、减速区域油膜变小。换向瞬

时产生油膜凹陷，油膜变薄，润滑状态变差。因此，在

计算往复运动齿轮齿条润滑油膜与压力时，存在换向的

啮合周期需要着重讨论。 

计算齿轮齿条在往复运动换向啮合周期内载荷

恒定和载荷沿啮合周期有规律变化时的弹流润滑数

值解，两种载荷作用下中心压力、中心膜厚和最小膜 

 

图 8  不同运动状态下换向点处压力比较 
Fig.8 Comparison of pressure at reversal point under  

different movements 

 

图 9  不同运动状态下换向点处膜厚比较 
  Fig.9 Comparison of film thickness at reversal point  

under different movements 
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厚在一个啮合周期内沿啮合线变化的比较分别如图 10—

12 所示。由图可以看出，载荷变化对压力有较大的影响：

双齿啮合向单齿啮合转换的瞬时，载荷突然升高易导致

压力升高。同样，单齿啮合转换为双齿啮合的瞬时，载

荷突然降低引起压力突变。在减速的初始位置，定载荷

传动的压力波动大于载荷时变时的波动幅度，这种现象

产生的原因可能是载荷恒定时，机构的润滑状态较载荷

变化时的润滑状态更加稳定，速度的突然变化反而更容

易破坏这种稳定状态。比较二者的中心膜厚和最小膜厚

可以看出，单双齿啮合转换的瞬时，载荷的突变引起膜

厚的轻微波动，由于加速与减速过程全部发生在单齿啮

合区域，载荷的变化幅度较小，所以在减速与加速过程

中，载荷恒定与载荷变化两种状态下中心膜厚的变化趋

势和最小膜厚的变化趋势基本相同，膜厚差别较小。无

论是啮合周期内载荷恒定，还是载荷因为单双齿交替啮

合而变化，压力和膜厚的变化趋势差别不大，但考虑啮

合周期内变化时，单齿啮合区载荷大于载荷恒定时的载

荷值，所以载荷时变时单齿啮合区的膜厚略大于载荷恒

定时的膜厚。 

比较换向点处载荷大小对压力、膜厚的影响，分

别如图 13、14 所示。由图中可以看出，载荷增大能

够增大换向点处的接触区域，第二压力峰较载荷较小

的情况向出口区移动，但压力在接触区的变化趋势未

发生改变。从膜厚图中可以看出，载荷对换向点处油

膜也会产生一定影响。载荷越大，换向点处油膜凹陷

效应越明显，油膜厚度变薄，变化幅度较小。 

换向点处压力、膜厚图与文献[10]（实验结果和

理论计算结果如图 15 所示）得出的变化趋势大致相 

图 10  中心压力比较图 
Fig.10 Comparison of center pressure 

图 11  中心膜厚比较图 
Fig.11 Comparison of center point film thickness 

 

图 12  最小膜厚比较图 
Fig.12 Comparison of minimum film thickness 

图 13  换向点处不同载荷作用下的压力图 
Fig.13 Pressure diagram under different loads at the reversal point

 

图 14  换向点处不同载荷作用下的膜厚图 
Fig.14 Film thickness under different loads at the reversal point

图 15  纯滚动短行程往复运动膜厚图[10] 
Fig.15 Pure rolling short stroke reciprocating motion film thick-

ness[10]  
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同，从而验证了齿轮齿条润滑模型的正确性。 

4  结论 

1）与单向运动相比，往复运动由于在换向过程
中存在加速、减速过程，使得齿轮齿条机构在此啮合
周期内润滑油膜不稳定，加速、减速区域油膜变小。
换向瞬时产生油膜凹陷，油膜变薄，润滑状态变差，
因此，在计算往复运动齿轮齿条润滑油膜与压力时，
存在换向的啮合周期需要着重讨论。 

2）齿轮往复运动存在换向过程的啮合周期考虑

单双齿啮合载荷变化时，单齿啮合区油膜压力明显高

于载荷恒定时沿啮合线上相同区域的油膜压力，载荷

越大，压力越高。载荷的突变会引起压力、膜厚的波

动。然而齿轮齿条实际传动过程中，在一个啮合周期

内单、双齿啮合交替变化，因此在工程实际中设计往

复运动齿轮齿条润滑时，应着重考虑单双齿啮合转换

点与换向点处的润滑情况，以减少传动过程中由于润

滑不当造成的磨损，从而达到降低损耗、节约成本的

目的。 
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