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齿轮过盈配合下的塑性扩孔分析
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摘要：【目的】机车传动系统中，齿轮-轴过盈配合在长期啮合冲击和残余应力松弛作用下易发生塑

性扩孔，导致过盈量减小并引发安全隐患。因此，揭示齿轮过盈配合的塑性扩孔机制十分重要。【方法】

针对齿轮的塑性扩孔现象，基于建立的轴孔过盈配合模型，计算了轴孔过盈配合时允许的过盈量；建立

了塑性变形量随循环载荷变化的数学模型，分析了过盈配合下的轴孔受力对过盈量的影响规律，研究了

残余应力对齿轮内孔应力分布的影响。在此基础上，设计试验件并开展了齿轮塑性扩孔试验。【结果】

结果表明，过盈配合面受力最大，且齿轮和轴的受力随过盈量增大而增大；残余应力会使齿轮内部

的应力在径向和轴向分布上出现明显变化；开展的原理性试验证明了轴孔过盈配合下发生塑性扩孔

理论预测模型的准确性。
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0 引言

机车传动系统中，齿轮与轴一般采用过盈配合

来传递动力。由轴孔过盈配合力学分析模型可知，

齿轮内孔在过盈装配下所受到的应力较大，容易产

生塑性扩孔现象。因此，过盈配合时齿轮的受力状

态会直接影响连接的可靠性。齿轮副的每次啮合都

会引起一定的啮合冲击，机车运行速度越高，齿轮

受到的冲击频率也就越高，而且还存在加速、减速、

紧急刹车等复杂工况[1]。这些复杂激励的长时间作

用，会使过盈配合面内部晶体发生位错萌生、增殖及

湮灭等情况，不断累积后，齿轮内孔会出现宏观扩孔

现象。同时，齿轮在加工过程中会产生残余应力，而

且不同加工工艺引起的残余应力的大小是有区别的[2]，

这些残余应力在外部载荷的作用下会发生再平衡和

叠加，进而影响过盈配合的可靠性。因此，为了保

证齿轮与轴过盈配合的安全性，需要研究外部载荷

和残余应力对过盈配合下齿轮内孔尺寸扩大的影响。

李湾等[3]、刘旸等[4]、余晟等[5]均借助有限元仿真

软件，建立了齿轮磨削分析模型，研究了不同的磨

削参数对齿面残余应力的影响，并开展了试验验证；

研究发现，齿面残余压应力会随着磨削深度的增加

而减小。曹志刚等[6]、文秀梅等[7]均对渗碳淬火后的

齿轮残余应力分布进行了有限元仿真分析，结果表

明，淬火后齿轮表面以残余压应力为主、内部以残

余拉应力为主。

ZHANG 等[8]基于半解析法分析了凹凸硬度分布

对塑性应变的影响规律。OOI等[9]开发了 8620钢的数

值疲劳寿命模型，并进行了试验验证，结果表明，

高含量的残余奥氏体和残余压应力可减缓裂纹扩展

速率，从而延长了疲劳寿命。ROY 等[10]、WALVEK⁃
AR等[11]均研究了硬度梯度和残余应力对轴承钢材料

滚动接触疲劳寿命的综合影响，结果表明，优化渗

碳深度可以在很大程度上延长轴承钢材料的疲劳寿

命。周长江等[12]、陈地发[13]、WANG等[14]均研究了残

余应力与硬度梯度对齿轮疲劳性能的影响，发现残

余应力会改变节点平均应力，改变裂纹萌生面的取

向，进而影响疲劳寿命；残余压应力与表面硬度的

升高可以提升齿面的接触疲劳和弯曲疲劳性能。李
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鑫[15]通过建立有限元模型分析了硬度梯度和残余应

力对曲柄轴滚动接触疲劳的影响，结果表明，残余

应力降低了临界面上的最大正应力，使损伤参数减

小，相关研究表明，合理的残余应力对齿轮材料及

齿面疲劳性能有明显改善。

在齿轮与轴过盈配合方面，舒易亮等[16]利用有

限元软件研究了旋转速度对轮轴过盈配合中过盈量

的影响，发现转速越高，越容易造成过盈量的下降，

甚至引起过盈配合失效。董建明等[17]基于厚壁筒理

论和有限元软件对传动齿轮与轴间过盈连接进行结

构应力分析，对轴孔内表面进行倒角量修正和鼓形

修正，显著提高了过盈连接的可靠性和使用寿命。

赵紫荆[18]70-73对比分析了不同过盈量连接下行星轮与

轴承的变形量和位移，通过位移定量描述了行星轮

与轴承过盈配合下齿轮变形量和内圈损伤情况。庞

强宏等[19]基于公式法和有限元法，分析了圆盘-轴和

齿轮-轴相同过盈量下的接触应力大小，并考虑了离

心力、温度对过盈连接的影响。

现有的研究主要是针对齿面的残余应力或者齿

面的塑性变形，对于齿轮内孔的残余应力与塑性扩

孔变形的研究较少。因此，本文针对齿轮内孔中出

现的塑性扩孔现象进行研究。分析了残余应力对齿

轮内孔应力分布的影响，并对外部载荷激励与残余

应力双重影响下的齿轮塑性扩孔现象进行了分析；

基于超高周期疲劳理论，建立了齿轮内发生塑性累

积变形的计算模型，并通过原理性试验验证了该理

论模型的准确性。

1 轴孔过盈模型建立及扩孔理论

1. 1　轴孔过盈模型的建立

本文研究的齿轮与轴采用过盈配合的方式连接，

利用弹性力学中的厚壁圆筒数学模型（图1）进行分析。

图1中，a为内筒（轴）的孔半径，当轴为实心轴时，a=
0；b为轴与孔的配合半径；c为外筒（齿轮）半径；L为
两者配合长度；P为过盈时两者之间的接触应力。

按照图1所示厚壁圆筒模型进行理论计算。由弹

性力学可知，轴在半径 r1处的径向应力σ r1 为

σ r1 = - Pb2

b2 - a2 (1 - a2

r21
) （1）

式中，r1为内筒半径，a<r1<b。
轴在半径 r1处的周向应力σθ为

σθ = - Pb2

b2 - a2 (1 + a2

r21
) （2）

由式（1）和式（2）可知，轴在配合面处所受应力

最大，轴的位移u1表达式为

u1 = - 1
E1

( Pb2

b2 - a2 ) [ (1 + ν1 ) a2

r1
+ (1 + ν1 )r1 ] （3）

式中，E1为轴的弹性模量；ν1为轴的泊松比。

齿轮在半径 r2处的径向应力σ′r为

σ′r = Pc2

c2 - b2 (1 - c2

r22
) （4）

式中，r2为齿轮半径，b<r2<c。
齿轮在半径 r2处的周向应力σ′θ为

σ′θ = Pc2

c2 - b2 (1 + c2

r22
) （5）

齿轮的位移u2表达式为

u2 = 1
E2

( Pc2

c2 - b2 ) [ (1 + ν2 ) c2

r2
+ (1 + ν2 )r2 ] （6）

式中，E2为齿轮的弹性模量；ν2为齿轮的泊松比。

轴孔过盈配合的过盈量 δ为
δ = |u1| + |u2| （7）
联立式（3）、式（6）和式（7），可得到过盈量与接

触应力P的关系，即

δ = Pb [ 1
E1

( b2 + a2

b2 - a2 - ν1 ) + 1
E2

( c2 + b2

c2 - b2 + ν2 ) ] （8）
一般采用第四强度理论对塑性材料进行强度校

核。在该模型中没有轴向应力，所以，σ1=σθ，σ2=
0，σ3=σr。按第四强度理论，等效应力σso为

σso = 1
2 [ (σ1 - σ2 )2 + (σ2 - σ3 )2 + (σ3 - σ1 )2 ] （9）

为了揭示齿轮内孔与轴过盈配合时的扩孔机制，

对齿轮进行简化处理并设计试验件，以便进行原理

性试验测试。将齿轮主体简化成圆环结构，在两端

设计悬臂梁，用于加载模拟齿轮啮合力的外部载荷。

按厚壁圆筒理论，模型取 a=0；b=31 mm；c=80 mm；

L=25 mm。试验件的三维模型如图2所示。

图2　齿轮和轴过盈配合的三维简化模型

Fig. 2　3D simplified model of the gear and shaft interference fit

图1　轴孔过盈配合等效模型

Fig. 1　Equivalent model of the shaft-hole interference fit
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采用数值仿真软件对齿轮与轴过盈配合的简化

模型进行有限元分析。将装配体导入仿真软件后需

给定材料的参数。齿轮和轴的材料参数如表1所示。

由于过盈配合中发生的变形量较小，因此，直接

采用静力学通用模块进行分析，分析步中的几何非线

性采用默认设置。在相互作用中，建立齿轮与轴配合

面之间的面对面接触，两者间的摩擦因数设置为

0. 12。简化模型的载荷施加与约束情况如图3所示。

外部载荷的具体形式如图 4所示，加载 1和加载

2代表两个悬臂梁的力加载情况。采用六面体网格对

简化模型进行网格划分，如图5所示。

1. 2　轴孔过盈量的计算

过盈配合通过配合面的摩擦力来传递载荷，过

盈量太小会使组装配合压力不足，容易造成松缓，

甚至脱落，所以，需合理设计最小过盈量。按照

GB/T 5371—2004 标准中极限与配合的过盈计算过

程，最小接触应力Pmin为

Pmin = 2T
πD2Lf （10）

式中，T为转矩；D为配合直径； f为摩擦因数，

f=0. 12。
载荷力最大为 5 000 N，转矩为 310 N·m，则计

算可得Pmin=17. 11 MPa。按半径方向的过盈量与接触

应力的关系式（8）进行计算，换算到直径方向，可得

最小过盈量约为0. 012 mm。

为保证零件在过盈装配时不发生大的塑性变形，

需求解所允许的最大过盈量。按GB/T 5371—2004中

极限与配合的过盈计算过程进行计算，不发生塑性

变形时所允许的齿轮的最大接触应力Pafmax为

Pafmax = 1 - q2a
3 + q4a

σs （11）
式中，σs为齿轮的屈服强度；qa为配合直径与齿轮外

径的比值。

轴的最大接触应力P ifmax为

P ifmax = 1 - q2i2 σ′s （12）
式中，σ′s为轴的屈服强度；qi为轴的内径与配合直径

的比值。

齿轮不发生塑性变形所允许的最大直径变化

量 eamax为

eamax = Pa fmaxD
Ca
Ea

（13）
轴不发生塑性变形所允许的最大直径变化 e imax

量为

e imax = P" fmaxD
C i
E i

（14）
式中，Ca、Ci按GB/T 5371—2004查表可得；Ea、E i分
别为齿轮、轴的弹性模量；P"fmax取轴和齿轮最大接触

应力中的较小值。可以求得齿轮允许的最大直径变化

量为0. 162 mm，轴为0. 071 mm。由此可知，轴在过

盈配合后的变形量较小，此时允许的总的最大过盈

量为0. 233 mm。

1. 3　齿轮塑性扩孔分析

假设机车一年要跑 30 万千米、车轮直径为

860 mm，则齿轮一年所受的啮合动载荷次数约为

8. 1×109，这种循环载荷已经属于超高周循环载荷。

由与金属材料塑性变形相关的研究[20]可知，轴孔过盈

配合中，齿轮的内孔在长期的循环载荷下会发生塑性

变形；而由疲劳相关理论可知，塑性变形与循环次数

相关。因此，针对本文中超高周循环载荷的情况，可

（a）载荷施加部位 （b）边界条件设置

图3　载荷和边界条件设置

Fig. 3　Settings of the load and boundary conditions

表1　齿轮和轴材料参数

Tab. 1　Material parameters of gears and shafts

名称

轴

齿轮

弹性模量/Pa

2. 10×1011

2. 08×1011

泊松比

0. 278

0. 295

屈服极限/MPa

785

685

密度/（g/cm3）

7. 84

7. 85

图4　力加载示意

Fig. 4　Schematic diagram of the force loading

图5　网格划分

Fig. 5　Mesh generation
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以基于疲劳理论建立塑性变形量与循环次数的数学关

系式，从而预测塑性变形量随时间的变化规律。

根据超高周疲劳理论，材料的塑性变形是一个

不断累积的过程，即使应力幅值低于弹性极限，在

循环载荷作用下也会存在微小的塑性变形，且总的

塑性变形不断累积，可用数学模型[21]表示为

εp.cum = 4ε′f ⋅ 2c′ ⋅ N c′ + 1f ⋅ P (Δεpl ) （15）
式中，εp. cum为塑性应力累积量；ε′f 为疲劳延性系数

（ε′f 可近似为材料单向拉伸的真断裂延性 εf）；c′为
疲劳延性指数；Nf 为循环次数；P（Δεpl）为滑移不

可逆性（关于 Δε pl 的函数）； Δεpl 为塑性应变辐。

P（Δεpl）与应力、应变幅、循环特征等因素有关。

Morrow 修正模型是在 Coffin-Manson 模型的基础上考

虑了平均应力的影响，该模型的表达式为

εa = εea + εpa = σ f - σm
E (2N f )c′ +

ε′f (1 - σm
σ f

) (2N f )c′ （16）
参考 Morrow 低周疲劳修正模型中的塑性应变部

分，并加入初始应变 E，借鉴式（15）的理论，本文

提出总塑性应变随循环次数而变化的数学模型，即

εp = E + 4K1ε′f ⋅ 2c′N c′ + 1f (KP
σm
σ f

) /
[ K2N c′ + 1f + e(d - a′N f /N0 ) ]1/β （17）

式中，εea 为模型的弹性应变；εpa 为模型的塑性应变；

K1、K2均为修正系数；KP为P（Δεpl）函数的修正系数；

σm为平均应力（由有限元仿真计算得到）；σf为疲劳强

度系数；d、a′和β均为函数相关参数；N0为循环基数。

材料的真实应变等于塑性应变加弹性应变，即

ε ture = εe + εp = ln ( L0 + ΔL
L0

) （18）
式中，εe为材料的真实弹性应变；εp为材料的真实塑

性应变；L0为试样的原长；ΔL为总变形量。

由式（18）可以推算εp为

εp = K0 ln ( L0 + ΔLp
L0

) （19）
式中，K0为修正系数；ΔLp为塑性变形量。

联立式（17）和式（19），可得到塑性变形量随循

环次数的变化曲线。

2 结果分析

2. 1　数值仿真结果分析

齿轮和轴过盈配合的简化模型的过盈量设置为

0. 18 mm，对此进行仿真分析，结果如图 6、图 7 所

示。由图 6、图 7 可知，齿轮简化模型上的 Mises 应
力最大值为 619. 4 MPa，出现在内表面上；而轴上

Mises 应力最大值为 256. 1 MPa，出现在与齿轮配合

的轴面上；最大应力出现位置与理论分析一致。齿

轮材料的屈服极限为 685 MPa，轴材料的屈服极限为

785 MPa，由此可知，此时不会发生塑性变形。

图 8所示为简化模型在过盈装配下的位移分布。

由图8可知，齿轮整体位移比轴位移大，且最大位移

均出现在接触面处，这与理论计算结果相吻合。

经过长时间工作，过盈配合下的齿轮内孔会发

生扩孔现象。因此，这里进一步分析了纯过盈状态

下内孔应力的径向和轴向分布。径向分别取齿轮左

端面及距左端面 11 mm 处（齿宽中间）的位置点，轴

向分别取齿轮内孔表面及距内孔表面 4 mm处的位置

点，其应力曲线如图 9 所示。由图 9（a）可知，齿轮

左端面表面应力为 619 MPa，而齿宽中间处表面的应

力为 524 MPa，两个位置处的应力均随着径向距离增

加而减小；由图 9（b）可知，在端面处应力最大，在

齿宽中间部位应力最小，且随齿宽成对称分布。由

轴向分布两个位置的应力波动可知，在过盈量的影

响下，齿轮内表面轴向分布应力变化比内部更大。

图6　齿轮应力分布图

Fig. 6　Stress distribution diagram of the gear

图7　轴应力分布图

Fig. 7　Stress distribution diagram of the shaft

图8　齿轮与轴位移分布图

Fig. 8　Displacement distribution diagram of the gear and shaft
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2. 2　过盈量影响分析

为了研究过盈量变化对齿轮内孔所受应力的影

响，在 0. 12 mm 和 0. 18 mm 之间等距设置过盈量，

得到图 10所示的应力随过盈量的变化图。由图 10可

知，应力随着过盈量的增加呈线性增长趋势。

由第2. 1节仿真计算分析可知，齿轮孔内表面的

弹性变形最大。提取齿轮内表面最大位移[18]72，获得

过盈装配时过盈量变化对齿轮直径变化量的影响，

处理数据后可得到图 11所示的直径变化量与过盈量

的关系曲线。由图 11可知，齿轮直径变化量随着过

盈量的增加而增大，且接近 3/4的过盈量都转化成了

齿轮的直径变化量。这种大的直径变化量在长期载

荷影响下会逐渐转变为塑性变形，从而引起齿轮的

塑性扩孔现象。

2. 3　残余应力影响分析

齿轮在加工制造或装配过程中会有残余应力存

留，这些残余应力在过盈装配和长期载荷作用下会

发生再平衡和叠加，从而影响齿轮的正常过盈配合。

采用 X 射线衍射方法检测齿轮内孔及端面的应力大

小，发现最大应力能达到-400 MPa。为了方便仿真

计算，将内孔表面 1 mm的区域内加上-400 MPa的残

余应力，分析过盈配合下残余应力对应力的影响。

仿真结果分别如图 12和图 13所示。残余应力对过盈

配合时产生的接触应力产生一定的抵消作用，因此，

无论是齿轮内孔还是轴装配表面的应力都较纯过盈

时有所减小。因此，在此类结构设计和力学分析中，

不能忽略残余应力对宏观结构的影响。

图12　残余应力下齿轮应力分布图

Fig. 12　Stress distribution diagram of the gear under the residual 

stress

图13　残余应力下轴应力分布图

Fig. 13　Stress distribution diagram of the shaft under the residual 

stress

（a）径向分布

（b）轴向分布

图9　齿轮应力曲线

Fig. 9　Stress curves of the gear

图11　直径变化量与过盈量的关系曲线

Fig. 11　Relation curve between the diameter change 

and the interference 

图10　应力随过盈量的变化图

Fig. 10　Diagram of the stress varying with the interference 
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进一步分析残余应力影响下齿轮应力的径向和

轴向分布，应力提取位置和纯过盈时一致，结果如

图 14 所示。由图 14（a）可知，残余应力的添加会引

起应力的波动，但是，该应力的波动会随着内孔径

向距离的增加而减缓。这说明随着齿轮孔内表面径

向距离的增加，残余应力的影响逐渐减小；当距齿

轮内表面距离达到 13 mm 时，残余应力影响下的应

力和纯过盈时的应力数值一致。由图 14（b）可知，残

余应力使得内表面的应力平均值比距内表面 4 mm处

的应力平均值要小，这与纯过盈影响下的应力分布

是相反的。由此可知，残余应力的引入可以改变应

力大小的分布，但是，随着径向距离的增加，残余

应力的影响作用逐渐减小。所以，合理地设置硬度

梯度对于零件的应力分布和性能提升意义重大。

外部载荷采用图 4 所示的脉动循环载荷，对齿

轮和轴过盈配合的简化模型进行仿真分析，结果如

图 15 所示。此时，在外载荷和残余应力双重影响

下，孔的最大应力为 603. 1 MPa，虽然比纯过盈配合

时的最大应力减少了 16. 3 MPa，但是最大应力分布

面积更大。这说明，长期运行会引起齿轮内孔的均

匀扩孔。因此，结合高周疲劳塑性变形累积理论与

理论验证试验来分析扩孔现象。

3 塑性扩孔试验分析

3. 1　试验件设计

过盈配合的装配方法常用热装法或者机械压入

法等，在装配和拆卸再检测过程中可能会引入新的

残余应力或者直接出现接触面的磨损。因此，为了

实现无损拆装，明确塑性扩孔尺寸，设计可拆分轴，

在轴中间再装配一个内部芯轴，实现齿轮与内孔的

过盈配合。图 16 为具体的试验件三维装配图。在

-400 MPa 残余应力、过盈量 0. 18 mm 的作用下，设

置多个齿轮（试验件圆环），使用图4所示的载荷进行

加载分析。

拆分轴配合时孔的应力如图17（a）所示。由17（a）
可知，最大应力为 606. 9 MPa。完整轴配合时孔的应

力如图 17（c）所示，由 17（c）可知，完整时最大应力

为 602. 9 MPa。两者都未超过其屈服极限，不会有塑

性变形产生。以完整轴时的应力为约定真值，则两

者数值的相对误差为 0. 66%。观察两者内孔在轴向

的应力云图可知，应力大小和分布规律都比较接近，

说明轴结构改变对孔应力的影响作用很小。

此时孔的弹性应变对比如图 18所示。其中，拆

分轴作用下内孔的最大应变为 2. 805×10-3，完整轴作

用下内孔的最大应变为 2. 937×10-3，数值相对误差为

4. 5%；两者的应变在内孔轴向和环向的分布规律上

表现一致，表明轴结构改变对应变的影响也很小。

在 3 000~5 000 N 的动载荷下，采用拆分轴对齿

（a）径向分布

（b）轴向分布

图14　残余应力对齿轮孔应力的影响

Fig. 14　Influence of the residual stress on the gear hole stress

图15　动载荷下应力分布图

Fig. 15　Stress distribution diagram under the dynamic load

图16　试验件三维装配图

Fig. 16　Three dimensional assembly diagram of the test piece
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轮和轴过盈配合的简化模型进行分析时，由式（16）、

式（17）可知，平均应力会直接影响塑性变形。

分析轴结构变化对内孔平均应力以及塑性变形

的影响时可知，在 3 000~5 000 N的动载荷下，装配

体采用拆分轴时，孔表面最大应力的平均值为

607. 65 MPa；装配体采用完整轴时，孔表面最大应力

的平均值为 602. 90 MPa。保持其他参数不变，改变

平均应力的大小，分析相同时间内塑性变形量的大

小。图 19所示为拆分轴随循环次数变化的孔塑性变

形量曲线。由图 19可知，拆分轴在加载 161 h（按循

环次数换算）后试验件的孔会发生约 0. 080 06 mm 的

塑性变形，而采用完整轴在加载 161 h 后孔会发生

0. 079 45 mm的塑性变形，两者的误差为 0. 77%，说

明轴结构变化对相同时间内孔的塑性变形量的影响

较小。

由以上分析可知，轴结构改变对齿轮内孔的应

力、应变、塑性变形量的影响很小。所以，在保证

内孔不产生多余残余应力的情况下，此试验件设计

方法是可靠的。

3. 2　试验装置与步骤

试验台主要包含试验机和控制台两部分，主体

由承载框架、扩孔试验台、工控机与显示屏、促动

器与控制器等硬件以及促动器操作控制软件组成，

如图 20所示。试验机包括压电陶瓷促动器和相应的

（a）拆分轴结构总应力

（b）拆分轴结构孔应力

（c）整体轴结构总应力

（d）整体轴结构孔应力

图17　不同结构下的应力对比

Fig. 17　Stress comparison under different structures

（a）拆分轴结构孔应变

（b）整体轴结构孔应变

图18　不同结构下的应变对比

Fig. 18　Strain comparison under different structures

图19　塑性变形量随循环次数变化曲线

Fig. 19　Variation curve of the plastic deformation with the number 

of cycles
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装夹机构，控制台用于控制压电陶瓷作动器的频率

和载荷等参数。

齿轮简化试验件的加工工艺和实际齿轮的加

工工艺保持一致。实际试验件轴孔过盈配合情况

如图 21所示，同时装配有两个试验圆环。

试验步骤如下：

1）试验前利用数显千分尺对试验件的轴、孔直

径尺寸进行测量并记录。

2）对孔试验件、轴试验件和芯棒进行装配。

3）先将试验件组件装入台架主体，随后盖合并

紧固台架上盖；利用水平尺调节压铁上端面使其水

平，调节上盖螺钉压紧试验轴，并调节两侧旋钮移

动促动器，使其锁紧。

4）启动试验系统软件，进行参数设置，对试验

件施加特定的载荷，其中，频率设为 60 Hz、波形为

正弦波，模拟齿轮在服役过程中的实际工况。

5）拆卸试验件组件，其步骤与安装步骤相反；

由千斤顶压出芯棒，轴试验件装入收紧螺母收紧，

使表面收缩，从而使孔接触表面自由松动，实现无

损拆卸。

6）利用数显千分尺对试验后试验件的轴、孔直

径尺寸进行测量并记录。

3. 3　理论与试验数据对比

使用数显千分尺记录装配前两个圆环内孔直径

的大小，并测量多组数据；然后，在加载试验后，

再次测量两个试验件圆环的内孔直径。对装配前、

后的内孔直径进行处理，可以得到试验后试验件圆

环内孔的塑性扩孔量，如表2所示。

由表 2可知，在 160 h、60 Hz的载荷试验下，试

验件塑性扩孔量的平均值为 0. 085 0 mm，试验数据

的标准差为 0. 012 6。运用Bootstrap方法开展评估[22]，

设定样本量N=10 000，在 95% 置信度下，试验数据

均值的置信度下限为 0. 077 6 mm，置信度上限为

0. 096 5 mm。

由图19可知，试验件圆环在161 h下内孔理论的

塑性变形量约为 0. 080 06 mm，与试验数据均值置信

度下限相比，两者误差为 3. 17%；与试验数据均值

置信度上限相比，两者误差为 17. 03%。由于扩孔尺

寸除了受到残余应力、外部载荷等因素影响外，还

需要明确试验件材料的疲劳极限数据、疲劳延性系

数等参数，所以，理论数据与试验数据会存在一定

的误差。

4 结论

齿轮与轴过盈配合处的内孔尺寸扩大，主要是

由于齿轮高频啮合产生的持续动载荷作用，引发过

盈配合装配应力释放，最终造成齿轮内孔扩孔。因

此，建立了齿轮与轴过盈配合的简化模型，计算了

配合时允许的过盈量；基于高周疲劳塑性疲劳理论，

建立了塑性变形量随循环载荷变化的数学模型，研

（a）试验机示意图      （b）试验台与促动器

（c）显示器及软件       （d）工控机与控制器

图20　试验机示意图

Fig. 20　Schematic diagram of the test machine

表2　轴孔过盈配合扩孔数据

Tab. 2　Data of the hole expansion for the shaft-hole interference fit

被测件名称

孔试验件1

孔试验件2

孔试验件3

孔试验件4

孔试验件5

孔试验件6

运行时长/

h

160

160

160

160

160

160

装配前内孔直

径均值/mm

61. 987 5

62. 015 3

62. 008 4

61. 990 3

62. 009 8

61. 989 6

装配后内孔直

径均值/mm

62. 058 8

62. 120 8

62. 092 7

62. 068 3

62. 103 6

62. 066 7

扩孔量/

mm

0. 071 3

0. 105 5

0. 084 3

0. 078 0

0. 093 8

0. 077 1

图21　试验件装配图

Fig. 21　Assembly diagram of the test piece
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究了过盈量、残余应力和外部载荷对齿轮和轴在过

盈配合时的应力影响。最后，开展齿轮塑性扩孔试

验，证明了过盈配合下齿轮发生塑性扩孔理论预测

模型的准确性。得出以下结论：

1）齿轮与轴在过盈配合接触面区的应力最大，

且齿轮内孔发生的弹性变形量比轴变形量大，齿轮

与轴在接触面区所受应力及弹性变形量与过盈量成

正相关。

2）残余应力的添加会改变齿轮表面、内部应力

的大小以及应力在径向、轴向的分布情况，且残余

应力对齿轮内孔应力的影响会沿着内孔表面径向尺

寸的增加而减弱。

3）设计了便于实现无损装拆的可拆分轴结构，

进行了原理性试验验证，理论计算数据与试验数据

均值 95% 置信度下限相比，两者误差为 3. 17%；与

试验数据均值 95% 置信度上限相比，两者误差为

17. 03%，验证了理论方法的有效性。

本文从宏观力学方面研究了过盈量、表面残余

应力、外部载荷对齿轮孔变形的影响规律。该研究

对于提升齿轮与轴过盈配合处过盈量设计、可靠性

分析以及工艺改进等具有指导意义。

为了深入揭示扩孔机制，还应利用位错理论结

合振动时效，揭示微观层面位错滑移、湮灭、残余

奥氏体转变等机制。
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Analysis of plastic hole expansion under gear interference fit

WEN Chao1,2 GU Jianfeng1 ZHANG Hong3 LI Zhengminqing3 HUANG Bo3

(1. Institute of Materials Modification & Modelling, School of Materials Science and Engineering, Shanghai Jiao Tong 

University, Shanghai 200240, China)

(2. CRRC Qishuyan Institute Co., Ltd., Changzhou 213011, China)

(3. College of Mechanical & Electrical Engineering, Nanjing University of Aeronautics and Astronautics, Nanjing 210016, China)

Abstract: [Objective] In the locomotive transmission system, the gear-shaft interference fit is prone to plastic hole 

expansion under long-term meshing impact and residual stress relaxation, leading to a reduction in interference magnitude and 

potential safety hazards. Therefore, it is crucial to reveal the plastic hole expansion mechanism of gear interference fits. 

[Methods] Aiming at the plastic hole expansion phenomenon of gears, based on the established shaft-hole interference fit model, 

the allowable interference magnitude for shaft-hole interference fit was calculated. A mathematical model describing the 

variation of plastic deformation with cyclic load was established, the influence law of shaft-hole force on interference magnitude 

under interference fit was analyzed, and the effect of residual stress on the stress distribution of gear inner hole was investigated. 

On this basis, test pieces were designed, and gear plastic hole expansion tests were carried out. [Results] The results show that 

the maximum force is borne on the interference fit surface, and the forces on the gear and shaft increase with the increase of 

interference magnitude. Residual stress causes significant changes in the radial and axial distribution of stress inside the gear. 

The principle-based tests conducted verify the accuracy of the theoretical prediction model for plastic hole expansion under 

shaft-hole interference fit.

Key words: Residual stress; Gear interference fit; Plastic hole expansion
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