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摘要：【目的】 常规面齿轮存在内径根切与外径齿顶变尖现象，使得面齿轮齿宽受到限制，影响

其承载能力的提升。提出了一种大齿宽面齿轮传动设计方法，其主要思路是突破内径根切限制，扩

展内径处的工作齿面，从而提升面齿轮的承载能力。【方法】 首先，分析大齿宽面齿轮的展成原理并

推导齿面方程，在此基础上，提出大齿宽面齿轮规则齿面点的求解方法；其次，对内径扩展的工作

齿面面积进行计算，并分析设计参数对扩展工作齿面面积的影响规律；最后，对常规面齿轮与大齿

宽面齿轮分别进行无负载与加载接触分析，从接触应力、弯曲应力和传动误差 3 个方面进行分析结

果的对比。【结果】 仿真结果表明，大齿宽面齿轮相比常规面齿轮具有更小接触应力、弯曲应力以及

传动误差，证明了大齿宽面齿轮传动方案更具优势。
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0 引言

基于面齿轮的特殊齿形及其传动原理，面齿轮

传动具有无轴向力或轴向力很小、沿小轮轴向的安

装位置误差对传动误差影响小等特点，使得面齿轮

传动在很多应用中具有装置支承简单、结构紧凑、

装配调试方便等优点[1]。

虽然面齿轮传动具有众多优点，但由于面齿轮

齿面在展成过程中存在根切与变尖现象，导致齿宽

长度受限。因此，其承载能力难以进一步提升。为

了提升承载能力，一方面可以加大外径，另一方面

可以缩小内径。对于齿面设计来说，加大外径只需

在建模时将外径齿顶进行合适的倒角即可削去变尖

部分，而缩小内径则需要对根切以内部分的齿面进

行研究。因此，突破根切极限向内扩展齿面是需要

解决的主要问题。

20 世纪末，LITVIN 等[2]系统地研究了面齿轮的

啮合理论，从数学角度解释了面齿轮内径的根切与

外径的齿顶变尖现象，为面齿轮的分析和应用奠定

了基础。付学中等[3]根据非正交偏置变位斜齿面齿轮

根切和齿顶变尖的限制条件，对轮齿的内半径及外

半径进行设计，得出了面齿轮的有效齿宽。莫帅

等[4-5]为了增加面齿轮的有效齿宽，研究了一种任意

轴交角传动且齿廓双侧压力角不等的非正交非对称

面齿轮副。高凌锋等[6]结合面齿轮与弧线齿的特点，

提出了偏置正交弧线齿面齿轮，并对其齿面设计及

根切进行了研究。陈勇等[7-8]对弧线齿面齿轮齿面几

何设计及径向齿宽特性进行研究，探究了非正交弧

线齿面齿轮的内径影响因素。冯占荣等[9]研究了弧线

齿圆柱齿轮刀具的齿线修形对弧线齿面齿轮齿面的

影响，并进行了内径分析。赵亚平等[10]通过求解非

线方程组获得了两类界线的数值解，建立了正交面

齿轮传动啮合界线与曲率干涉界线理论。

为了评价设计齿面的接触性能，大量学者对此

进行了深入的研究。WANG等[11-12]从齿面啮合的几何

运动学视角提出一种简化的接触分析算法并应用于

斜齿面齿轮传动。翁灯盐等[13]研究了一种具有安装

误差耦合的面齿轮传动精确装配有限元模型的建模

方法，对面齿轮传动承载接触特性进行了分析。李

家琦等[14-15]基于 Ease-off曲面获得了完整的齿面接触

形态，为复杂齿面的拓扑设计提供了一种准确可行
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的手段。韩昆朋等[16]采用齿面点二维黄金分割加密

方法，提出了离散齿面接触分析算法。

以上研究对面齿轮齿面进行了精细设计，但全部

局限于受根切限制的常规面齿轮。本文提出了一种大

齿宽面齿轮传动设计方法。分析推导了大齿宽面齿轮

齿面的展成原理与方程，突破了根切限制，扩展了内

径处的工作齿面，提出了大齿宽面齿轮的规则齿面点

求解方法；计算分析了设计参数对扩展工作齿面面积

的影响规律；通过解析和有限元方法，分别计算并对

比了常规面齿轮与大齿宽面齿轮的无负载与加载接触

印痕，证明了大齿宽面齿轮传动的优越性。

1 大齿宽面齿轮齿面

1. 1　大齿宽面齿轮齿面展成原理

面齿轮齿面通常是由一个与圆柱齿轮类似的插

齿刀展成加工得到。如图1所示，插齿刀轴线与面齿

轮轴线相交于一点，插齿刀与面齿轮分别绕各自轴

线旋转，同时，插齿刀沿面齿轮径向往复进给。在

齿面展成过程中，面齿轮的内半径容易出现根切现

象。齿面上出现奇异点是加工过程中可能产生根切

的一种警告，从数学角度解释为

v (2)
r = v ( s)

r + v( s2) = 0 （1）
式中，v (2)

r 为接触点在面齿轮齿面上的滑动速度；v ( s)
r

为接触点在插齿刀齿面上的滑动速度；v ( s2)
r 为插齿刀

与面齿轮在接触点的相对速度。

根据式（1），可以计算根切点的齿面参数，确定

根切极限半径Rlim（图1）。

理论上，小于根切极限半径的齿面会存在根切

现象，插齿刀在展成过程中会去除更多的齿面材料，

但仍会存在一部分可用的工作齿面。因此，如果不

考虑根切限制，面齿轮的内径可以进一步向内扩展，

从而获得更多可用的工作齿面（图 1），其中 Rext表示

小于根切半径的内径值。由于面齿轮内径得到了扩

展，因此，齿宽相比常规面齿轮可以设计得更长。

1. 2　大齿宽面齿轮齿面方程

由第1. 1节内容可知，内径扩展后的大齿宽面齿

轮与受根切限制的常规面齿轮在齿面展成方式上并

无区别。因此，大齿宽面齿轮齿面同样由工作齿面

与过渡齿面两部分组成。

根据插齿刀包络面齿轮的运动关系，建立面齿

轮齿面展成坐标系，如图 2 所示。其中，Ss（xs，ys，

zs）和 Sm（xm，ym，zm）分别是与插齿刀固结的动坐标系

以及插齿刀与机床机座固结的静坐标系；S2（x2，y2，

z2）和 Sp（xp，yp，zp）分别是和面齿轮固结的动坐标系

以及面齿轮与机床机座固结的静坐标系；插齿刀绕

轴线 zs 旋转角度为 φs；面齿轮绕轴线 z2 旋转角度为

φ2。两齿轮旋转的角度有以下关系
φs
φ2

= N2
Ns

（2）
式中，N2和Ns分别为面齿轮和插齿刀的齿数。

根据图 2 可得，面齿轮工作齿面在 S2中可以表

示为

ì
í
î

r2 (u r，uz，φs ) = M2s (φs ) ⋅ rs (u r，uz )
f2s (u r，uz，φs ) = Ns (u r，uz ) ⋅ v (s2)s (φs ) = 0 （3）

式中，rs为插齿刀齿面方程；ur和 uz分别为齿廓和齿

向参数；Ns为插齿刀齿面法向量；M2s为插齿刀坐标

系到面齿轮坐标系的齐次坐标变换矩阵；vs
（s2）为插齿

刀和面齿轮在包络过程中表示在坐标系 Ss下的相对

速度；f2s（ur，uz，φs）为插齿刀包络面齿轮的啮合方

程。根据啮合方程可以得到 3个参数 ur、uz、φs间的

关系。将uz用ur和φs两个参数表示，则面齿轮的工作

齿面方程为

r2 [ u r，uz (u r，φs )，φs ] = r2 (u r，φs ) （4）
面齿轮的过渡曲面由插齿刀的齿顶棱边扫掠得

到。假设插齿刀齿顶棱边对应的齿廓参数为 ur=ur1，

则通过坐标变换得到的面齿轮过渡曲面方程为

r ∗2 (u r1，uz，φs ) = M2s∙rs (u r1，uz ) （5）

图1　面齿轮齿面展成过程

Fig. 1　Generation process of face gear tooth surface

图2　面齿轮齿面展成坐标系

Fig. 2　Coordinate system for tooth surface generation
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1. 3　大齿宽面齿轮规则齿面点求解

大齿宽面齿轮的工作齿面与过渡齿面之间的交

线称为过渡曲线，为了计算面齿轮齿面上任意一点

的坐标，需要确定它的投影位置是位于工作齿面区

域还是过渡齿面区域，或者说是位于过渡曲线上方

还是下方。因此，过渡曲线作为分界线需要首先精

确计算。由于根切极限以内齿面的情况未知，因此，

可以首先根据式（4）和式（5）分别计算参数化的工作

齿面与过渡曲面，判断两曲面在空间的分布情况。

离散齿廓参数 uri（i=1，2，3，…），将其代入工

作齿面方程[式（4）]，可以得到一系列 ur线，如图 3所

示。图中，红色点表示根切点，ur1表示的曲线为过

渡曲线。

离散转角参数φsi（i=1，2，3，…），将其代入过

渡齿面方程（5），可以得到一系列φs线，如图4所示。

同时，绘制工作齿面与过渡齿面，如图 5所示。

可见在根切点半径以内，工作齿面与过渡齿面互相

穿透相交。这表明，在插齿刀加工面齿轮时，插齿

刀的齿顶棱边或者说顶刃会削去一部分工作齿面，

从而证明了根切计算的正确性。

如果对比大于根切点半径与小于根切点半径的

两段过渡曲线，可以发现它们具有不同的性质。大

于根切点半径的过渡曲线既可以说是齿顶棱边的包

络线，也可以说是齿顶棱边的扫掠线，或者说它同

时是工作齿面与过渡齿面的等参线（具有相同的 ur
值）。因此，工作齿面与过渡齿面在该段过渡曲线上

不仅具有点连续，还具有切线连续；而由于工作齿

面在小于根切点半径时会产生图 5 所示的根切，因

此，工作齿面与过渡齿面在该段过渡曲线上仅具有

点连续，而不具有切线连续。对于大齿宽面齿轮而

言，其齿面的划分如图6所示。图中，黄色三角区域

是大齿宽面齿轮相比常规面齿轮多出的工作齿面部

分，齿顶交点与根切点的半径和高度值分别为（R1，

h1）和（R2，h2）。

由图6可知，工作齿面与过渡齿面完全由过渡曲

线分隔，而过渡曲线又由根切点分隔；根切点左侧

的过渡曲线具有G0连续，根切点右侧的过渡曲线具

有G1连续；左侧过渡曲线自根切点向上一直延伸到

与齿顶相交，交点左侧全部为过渡齿面。

规则齿面点的计算通常首先需要在面齿轮轴截

平面上规划一系列网格点，然后根据旋转投影关系

建立齿面方程与网格点之间的二元非线性方程组进

行求解。假设待求网格点在轴截面上的半径和高度

值为（R，h），则相应齿面点的计算流程如下：

1）根据式（1）计算根切点的参数，得到根切点

的半径和高度值（R2，h2）。

2）面齿轮齿顶边界的高度值 h1是已知的，联立

式（4）和式（5），计算过渡曲线与齿顶相交点的参

数，有

ì

í

î

ï
ïï
ï

ï
ïï
ï
ï
ï

r2x (u r，φs ) = r ∗2x (uz，φ∗s )
r2y (u r，φs ) = r ∗2y (uz，φ∗s )
r2z (u r，φs ) = h1
r ∗2z (uz，φ∗s ) = h1

（6）

式中，下标 x、y、z表示齿面矢量方程的 3 个分量。

由此可得齿顶相交点的半径和高度值（R1，h1）。

3）根据半径值判断待求点所在的齿宽区间。如

果R<R1，说明待求点属于过渡齿面，根据式（7）计

算齿面参数，即

图5　工作齿面与过渡齿面之间的交线

Fig. 5　Intersection line between the working tooth surface and the 

transition tooth surface

图3　参数化工作齿面

Fig. 3　Parameterized working tooth surface

图4　参数化过渡齿面

Fig. 4　Parameterized transition tooth surface

图6　大齿宽面齿轮齿面划分

Fig. 6　Division of tooth surface for large tooth width face gears
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ì
í
î

ïï

ïï

r ∗2x (uz，φ∗s )2 + r ∗2y (uz，φ∗s )2 = R
r ∗2z (uz，φ∗s ) = h （7）

如果R1<R<R2，说明待求点位于根切点以内存在

工作齿面的区间。此时需要根据式（8）计算与待求点

具有相同半径的过渡曲线点，即

ì

í

î

ï
ïï
ï
ï
ï

ï
ïï
ï
ï
ï

r2x (u r，φs ) = r ∗2x (uz，φ∗s )
r2y (u r，φs ) = r ∗2y (uz，φ∗s )
r2z (u r，φs ) = r ∗2z (uz，φ∗s )
r2x (u r，φs )2 + r2y (u r，φs )2 = R

（8）

当待求点的高度值 h小于过渡曲线点的高度值

时，说明待求点属于过渡齿面，根据式（7）计算齿面

参数。当待求点的高度值h大于过渡曲线点的高度值

时，说明待求点属于工作齿面，则根据式（9）计算齿

面参数，即

ì
í
î

ïï

ïï

r2x (u r，φs )2 + r2y (u r，φs )2 = R
r2z (u r，φs ) = h （9）

如果R2＜R，说明待求点位于根切点以外的齿宽

区间。此时需要根据式（10）计算与待求点具有相同

半径的过渡曲线点，即

ì
í
î

ïï

ïï

u r = u r1

r2x (u r，φs )2 + r2y (u r，φs )2 = R （10）
当待求点的高度值 h小于过渡曲线点的高度值

时，说明待求点属于过渡齿面，根据式（7）计算齿面

参数。当待求点的高度值h大于过渡曲线点的高度值

时，说明待求点属于工作齿面，则根据式（9）计算齿

面参数。

以表 1中的参数为例，计算大齿宽面齿轮齿面。

由式（1）计算的根切极限半径为 67. 9 mm，实际内半

径取 65 mm，外半径超过变尖半径。因此，在外半

径齿端面齿顶处进行沿齿长 6 mm、端面齿高 1 mm
的倾斜倒角。图7所示为大齿宽面齿轮规则齿面，红

色区域为根切半径以内扩展的工作齿面。

2 设计参数对扩展工作齿面面积的影响规律

2. 1　扩展工作齿面面积计算

由于大齿宽面齿轮相比常规面齿轮具有更大的工

作齿面，因此，可以承受负载的面积更大。显然，内

径扩展的工作齿面面积越大，越有利于提升面齿轮强

度。为了分析设计参数对扩展齿面面积的影响规律，

首先需要计算扩展齿面的面积。由图7可知，扩展的

工作齿面是由过渡曲线以及位于齿顶且半径与根切点

相同的点围成的三角形区域。为了便于计算，将该区

域的边界旋转投影到轴截平面上，形成由一系列离散

点组成的平面多边形，如图 8所示。以该平面多边形

的面积作为扩展工作齿面面积的量化指标。

计算多边形的面积可采用高斯面积公式，也称

为鞋带公式。假设由一系列点围成的多边形的坐标

为 （x1，y1），（x2，y2），（x3，y3）…（xn，yn），其中，

（xn，yn）等于（x1，y1），形成闭合。那么，该多边形

的面积为

S = 1
2
|

|

|
||
|∑
i = 1

n det ( )xi xi + 1
yi yi + 1

|

|

|
||
|

（11）
为了提高计算效率、同时保证精度，应尽可能

采用少的点进行计算。随着点数增加，当本次计算

的面积与上一次计算的面积相差 0. 1 mm2时，可认为

边界点数是足够的。

2. 2　扩展工作齿面面积的变化规律　

为了使扩展工作齿面的面积尽可能大，有必要

对影响其大小的设计参数进行规律分析。本文主要

对插齿刀与面齿轮的齿数比、模数、压力角、螺旋

表1　大齿宽面齿轮基本参数

Tab. 1　Basic parameters of large tooth width face gear

基本参数

插齿刀齿数

面齿轮齿数

模数/mm

压力角/（°）

螺旋角/（°）

轴交角/（°）

根切极限半径/mm

内半径/mm

外半径/mm

数值

28

47

3

25

0

90

67. 9

65

83

图7　大齿宽面齿轮齿面

Fig. 7　Tooth surface of large tooth width face gear

图8　扩展工作齿面的边界投影

Fig. 8　Boundary projection of extended working tooth surface
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角和轴交角进行分析。其中，齿数比的变化范围为

1~8，模数的变化范围为 1~6 mm，压力角的变化范

围为 20°~30°，螺旋角的变化范围为 0°~30°，轴交角

的变化范围为 50°~170°。1个参数变化时，其余参数

如表1所示。

图 9~图 13所示为不同设计参数对扩展工作齿面

面积的影响规律。

由图可知，扩展工作齿面的面积在齿数比变化

范围的大部分区间是随着齿数比增大而减小的，齿

数比为 1. 392 9（插齿刀齿数 28，面齿轮齿数 39）时的

面积最大；扩展工作齿面的面积随着模数的增大而

增大；扩展工作齿面的面积随着压力角的增大先增

加后减小且呈近似线性变化，压力角为 21. 786 8°时
的面积最大；扩展工作齿面的面积随着螺旋角的增

大而增大；扩展工作齿面的面积随着轴交角的增大

而增大，在小轴交角范围内增速较慢，在大轴交角

范围内增速较快。

综上，在设计大齿宽面齿轮时可以在满足硬性

要求（比如对齿数比、轴交角配置、面齿轮尺寸有要

求）的前提下，根据上述规律对其余参数进行选优，

尽可能使扩展工作齿面的面积最大。比如，选用较

大的模数和螺旋角，一方面可以增加工作齿面的面

积，同时也可以增加齿轮强度；当然也需要考虑对

其他方面性能的要求，优选出一个合适的设计方案。

3 大齿宽面齿轮齿面接触分析

3. 1　无负载接触分析

为了证明大齿宽面齿轮相比常规面齿轮在齿面

承载能力方面更有优势，需要进行齿面接触分析。

在相同的齿面设计参数下，如果接触印痕可以扩展

图13　轴交角对扩展工作齿面面积的影响规律

Fig. 13　Influence law of the shaft angle on the expanded working 

tooth surface area

图12　螺旋角对扩展工作齿面面积的影响规律

Fig. 12　Influence law of the helix angle on the expanded working 

tooth surface area

图9　齿数比对扩展工作齿面面积的影响规律

Fig. 9　Influence law of the gear ratio on the expanded working 

tooth surface area

图10　模数对扩展工作齿面面积的影响规律

Fig. 10　Influence law of the module on the expanded working tooth 

surface area

图11　压力角对扩展工作齿面面积的影响规律

Fig. 11　Influence law of the pressure angle on the expanded 

working tooth surface area
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到大齿宽面齿轮内径扩展的齿面部分，那么，接触

印痕在常规面齿轮的内径处就会被截断。因此，在

进行加载接触分析前，可先进行无负载接触分析，

模拟齿轮副滚检时的接触情况。

两个齿面接触需要满足相切条件，假设Σ1和Σ2分

别为小轮和面齿轮齿面，它们的齿面点和单位法向量

分别为 ri（ui，vi，φi）和 ni（ui，vi，φi），其中，ui和 vi是
Σi的齿面参数；φi是Σi在啮合过程中的运动参数。那

么，齿面接触方程可以在同一坐标系下表示为

ì
í
î

r1 (u1，v1，φ1 ) = r2 (u2，v2，φ2 )
n1 (u1，v1，φ1 ) = n2 (u2，v2，φ2 ) （12）

式（12）含有 6个变量和 6个标量方程，由于单位

法矢量ni的模长为 1，因此，实际上式（12）是一个包

含 6个变量和 5个独立标量方程的方程组。如果给定

小轮的运动参数φ1，则式（12）变为具有5个未知数和

5个独立标量方程的有唯一解的方程组。

一对齿面在啮合时会因受力变形在接触点附件

产生一种近似椭圆形的接触印痕，实际齿轮副在滚

检时通常会在一对接触齿面上涂抹一层具有一定厚

度的染料用来模拟齿面受载时产生的弹性变形。为

了计算这种椭圆形的接触印痕，一般需要计算啮合

齿面在接触点位置的主曲率和主方向，然后根据主

曲率和主方向计算椭圆的长轴、短轴和它们的方向。

假设小轮齿面在接触点的主曲率分别为 κp1 和 κp2；主

方向分别为 ep1 和 ep2；面齿轮齿面在接触点的主曲率

分别为 κg1 和 κg2；主方向分别为 eg1 和 eg2；δ为染料厚

度。则接触椭圆的长半轴a和短半轴 b长度分别为

ì

í

î

ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï
ïï
ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï
ïï
ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï

a = || δ/A
b = || δ/B
A = 1

4 (k1 - k2 - g21 - 2g1g2 cos 2σ + g22 )
B = 1

4 (k1 - k2 + g21 - 2g1g2 cos 2σ + g22 )
k1 = κp1 + κp2
k2 = κg1 + κg2
g1 = κp1 - κp2
g2 = κg1 - κg2
σ = arccos (ep1·eg1 )

（13）

以表2中的常规与大齿宽面齿轮副参数为例，对

常规面齿轮和大齿宽面齿轮分别进行无负载接触分

析，δ=0. 006 35 mm，结果分别如图14和图15所示。

通过比较常规面齿轮与大齿宽面齿轮的接触印痕

可以发现，由于大齿宽面齿轮内径得到了延伸，因

此，接触椭圆在齿面上是完整的；而常规面齿轮的齿

宽较短，使得接触椭圆被内径边界截断。这说明，通

过扩展内径工作齿面保证接触椭圆完整是可行的。

3. 2　加载接触分析

为进一步验证大齿宽面齿轮相比常规面齿轮具

有更大的承载能力，采用有限元分析法对面齿轮副

进行加载接触分析。

如图 16 所示，仿真采用 7 齿模型，小轮共有

1 100 000个六面体单元，面齿轮共有 1 120 000个六

面体单元。

（a）小轮接触印痕

（b）面齿轮接触印痕

图14　常规面齿轮接触印痕

Fig. 14　Contact pattern of the conventional face gear

表2　常规与大齿宽面齿轮副参数

Tab. 2　Parameters of conventional and large tooth width face 

gear pairs

基本参数

插齿刀齿数

小轮齿数

面齿轮齿数

模数/mm

压力角/（°）

螺旋角/（°）

轴交角/（°）

小轮齿宽/mm

小轮齿顶修形量/μm

小轮齿顶修形高度/mm

小轮齿顶修形方式

根切极限半径/mm

内半径/mm

外半径/mm

面齿轮齿宽/mm

常规面齿轮

29

28

47

3

25

0

90

20

20

1

弧形修形

68

68. 1

83

14. 9

大齿宽面齿轮

29

28

47

3

25

0

90

20

20

1

弧形修形

68

66

83

17
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材料属性为弹性模量 206 GPa，泊松比 0. 3，给

面齿轮施加负载转矩 300 N·m。在小轮轴线上设置

一参考点并与基体两端面以及内孔面耦合，在面齿

轮轴线上设置一参考点并与基体两端面以及底面耦

合，如图17所示。

图 18所示为常规面齿轮与大齿宽面齿轮在相同

啮合时刻的接触印痕。常规面齿轮齿面最大接触应

力为 1 050 MPa，大齿宽面齿轮由于内径扩展可以得

到 完 整 的 接 触 椭 圆 ， 齿 面 最 大 接 触 应 力 降 为

1 019 MPa。图 19所示为常规面齿轮与大齿宽面齿轮

在相同啮合时刻的齿根弯曲应力云图。常规面齿轮

齿根最大弯曲应力为 130. 2 MPa，大齿宽面齿轮齿根

最大弯曲应力为 109 MPa。图 20 所示为常规面齿轮

与大齿宽面齿轮的传动误差对比。常规面齿轮的传

动误差幅值为 6. 2 arcsec，大齿宽面齿轮的传动误差

幅值为4. 7 arcsec。

综上，由于大齿宽面齿轮相比常规面齿轮具有

更大的承受负载的工作齿面，因此，在接触强度、

弯曲强度和传动精度方面都更具有优势。

（a）小轮接触印痕

（b）面齿轮接触印痕

图15　大齿宽面齿轮接触印痕

Fig. 15　Contact pattern of the large tooth width face gear

（a）常规面齿轮接触印痕

（b）大齿宽面齿轮接触印痕

图19　弯曲应力对比

Fig. 19　Comparison of the bending stress

（a）常规面齿轮接触印痕

（b）大齿宽面齿轮接触印痕

图18　接触应力对比

Fig. 18　Comparison of the contact stress图16　面齿轮副有限元模型

Fig. 16　Finite element model of a face gear pair

图17　设置耦合约束

Fig. 17　Set coupling constraints
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4 结论

1）从大齿宽面齿轮的展成原理出发，推导了大

齿宽面齿轮的齿面方程，提出了一种大齿宽面齿轮

规则齿面点的求解方法。

2）利用高斯面积公式计算扩展工作齿面旋转投

影后的平面多边形的面积；分析了齿数比、模数、

压力角、螺旋角和轴交角5个设计参数对扩展工作齿

面面积的影响规律。其中，扩展工作齿面的面积随

着模数、螺旋角和轴交角的增大而增大；随着齿数

比的增大而减小；随着压力角的增大先增大后减小。

3）采用解析法对常规面齿轮与大齿宽面齿轮进

行了无负载接触分析。印痕结果表明，接触椭圆可以

延伸到大齿宽面齿轮内径处扩展的工作齿面部分，而

在常规面齿轮的内径处会被截断；采用有限元分析法

对常规面齿轮与大齿宽面齿轮进行加载接触分析，

由于接触椭圆在常规面齿轮内径处被截断，使得齿

面单位面积承受的载荷与变形更大，造成齿面接触

应力、弯曲应力与传动误差更大。通过仿真结果对

比，证明了大齿宽面齿轮相比常规面齿轮更具优势。
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A method for designing a large tooth width face gear transmission

ZHOU Zhenyu1,2 ZHOU Yuansheng2,3 WANG Shenghui2,3 TANG Jinyuan2,3

(1. China Aviation Industry Corporation (AVC) Hunan Power Mechanics Research Institute, Zhuzhou 412002, China)

(2. College of Mechanical and Electrical Engineering, Central South University, Changsha 410083, China)

(3. State Key Laboratory of Precision Manufacturing for Extreme Service Performance, Central South University, Changsha 

410083, China)

Abstract: [Objective] Due to the phenomenon of undercutting at inner diameter and tipping at outer diameter in 

conventional face gears, the tooth width of face gears is limited, further affecting the improvement of their load-bearing capacity. 

To this end, a large tooth width face gear transmission design was proposed, which mainly breaks through the restriction of 

undercutting at inner diameter, expands the working tooth surface at the inner diameter, and thus improves the load-bearing 

capacity of the face gear. [Methods] Firstly, the enveloping principle of large tooth width face gears was analyzed and the tooth 

surface equation was derived. Based on this, a solution method for the regular tooth surface points of large tooth width face gears 

was proposed; Then, the expanded working tooth surface area at the inner diameter was calculated, and the influence of design 

parameters on the expanded working tooth surface area was analyzed; Finally, no-load and loaded tooth contact analysis were 

conducted on conventional face gears and large tooth width face gears, and the results were compared from three aspects: 

contact stress, bending stress, and transmission error. [Results] The simulation results show that the large tooth width face gears 

have smaller contact stress, bending stress, and transmission error compared to conventional face gears, proving that the 

transmission scheme of large tooth width face gears is more advantageous.

Key words: Face gear; Large tooth width; Regular tooth points; Working tooth surface area; Contact analysis
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