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基于多轴应力疲劳的齿轮齿面断裂风险预估模型研究
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摘要：【目的】 齿面断裂是齿内深部位置处因材料损伤萌生裂纹的高周/超高周疲劳损伤的接触

疲劳失效模式。拟根据多轴应力评定方法构建轮齿内场齿面断裂风险阈值的计算方法。【方法】 基于

接触理论、齿轮啮合几何理论及弹性力学基本理论，建立齿轮副等效接触内场多轴应力解析计算模

型，形成齿轮梯度承载接触疲劳风险预测耦合数学模型；利用微元离散数值计算方法进行基于弹性

半平面接触应力分量奇异积分的接触问题的求解，并开展基于多轴应力评定方法的轮齿内场齿面断

裂风险阈值的研究。【结果】 结果表明，在多轴应力场下，轮齿内部硬化层与芯部之间的风险阈值最

高，该处容易萌生裂纹并发生齿面断裂破坏。利用本文模型与利用 ISO 6336-4 技术规范得到的风险

阈值较为接近，且试验齿轮的断齿位置与利用提出的模型计算的风险区域基本一致，表明提出的模

型可以作为抗齿面断裂的齿轮的初期设计的参考，可以作为除按照齿面断裂技术规范进行评估以外

的齿面断裂风险评估的方法。提出的基于多轴应力疲劳的齿面断裂风险预估模型为齿轮传动工程装

备的设计、制造提供了参考。
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0 引言

齿面断裂（Tooth flank fracture, TFF)是齿内深部位

置处因材料损伤萌生裂纹或基体材料夹杂缺陷的高

周/超高周疲劳损伤的接触疲劳失效模式。在国际标

准 ISO 10825—1:2022[1]齿轮失效模式中首次确定性地

收录了该失效模式。齿轮 TFF 损伤致裂物理特征失

效示意图如图 1所示。齿轮TFF与现有的点蚀、微点

蚀和齿根断裂等常见疲劳失效模式的特征不同。点

蚀和微点蚀由齿面或近齿面部位裂纹萌生并扩展导

致；齿根断裂的开裂部位在齿根附近，具体为齿根处

30°切向面上，致损因素为齿根处所受的循环弯曲应

力。TFF 的主裂纹源在齿面硬化层下面首先萌生并

扩展，在初期几乎不能被直观观察发现，从裂纹萌

生到裂纹扩展至齿表面前，裂纹对齿轮啮合接触行

径的影响甚微，导致齿面失效的发现具有迟滞性。

国外齿轮研究机构[2-4]开展了 TFF 相关测试和试

验研究。研究成果均认为，TFF 初始裂纹源萌生于

齿内临近硬化层并向芯部过渡的区域，在啮合界面

循环交替载荷作用下，裂纹分别向芯部和齿面扩展，

直至完全断裂，表明 TFF 断裂的物理诱因与啮合界

面的接触应力、硬化层的硬度梯度、残余应力梯度

与松弛释放、材料微缺陷夹杂效应等因素相关。职

图1　齿轮TFF损伤致裂物理特征失效示意图

Fig. 1　Failure diagram of physical characteristics of TFF
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彦锋等[5]743-749开展了界面摩擦效应下的齿面断裂风险

预测研究，发现动摩擦因数的增大能微弱降低轮齿

内部的安全系数，并提出界面润滑不良易引起轮齿

内部裂纹的加速萌生，从而造成齿面疲劳断裂失效。

曹志刚等[6]和刘怀举等[7]归纳了国内外学者对齿面断

裂的研究成果，阐述了在啮合接触应力的存在和热

处理工艺的使用下，轮齿内的场应力分布以及接触

点的曲率半径、硬化层深度等因素对齿面断裂的影

响。朱孝录[8]则从实际工程失效问题出发，综述了从

早年的齿轮随机断裂至如今的齿面断裂的研究历程，

较为深刻地分析了在热处理工艺的使用和材料增强机

制下齿面断裂失效形式出现的频繁性和规律性，并简

要归纳了其预防措施。

国际标准技术规范 ISO/TS 6336-4:2019[9]1-38 和国

家标准 GB/Z 3480. 4—2024[10]基于材料-物理计算方法

提出了圆柱齿轮剪切应力强度假说；考虑了工作表面

应力、残余压应力和残余拉应力，将承受的动载荷

和静载荷作为屈服和疲劳失效的诱因载荷。PEDRE⁃
RO 等[11]基于最小弹性势能原理[12]与赫兹接触理论，

建立了针对渐开线齿轮沿啮合线方向的非均匀载荷

分布模型；通过运用多种载荷分布系数，提出了预

估齿面抗点蚀能力的方法。朱有利等[13]研究认为，

从啮入点至单齿啮合最低点处的接触力和摩擦力引

起的最大剪切应力的分布等造成了该处密集的点蚀破

坏，靠近节线的齿根处近表面的剪切应力分布导致了

该位置出现片状大块材料的剥落现象。袁洁等[14]综述

了齿轮疲劳裂纹萌生与扩展行为的研究现状，归纳了

齿轮萌生的疲劳裂纹的3种类型、裂纹萌生与扩展的

原因、对现有齿轮疲劳裂纹的模拟方法以及齿轮疲劳

中的微结构力学行为，以提高读者对齿轮疲劳的特征

和机制的理解；分析了齿轮疲劳试验中齿轮的剩余使

用寿命，并对如何避免齿轮中裂纹的萌生提出了一些

建议。ZHANG 等[15]应用有限元数值模拟方法，研究

了接触疲劳3种失效形式间的竞争关系；并考虑齿面

微观几何的影响，认为齿面微观几何对齿面断裂的影

响甚微，齿面断裂的主要影响因素为裂纹源萌生于硬

化层中的深度，而受微观几何影响的应力则集中在近

表面位置处。VUKELIC等[16]和 BÖHME等[17]利用材料

理化分析（断口、金相等）手段研究了船用锥齿轮齿面

断裂的原因，表明较大的硬度梯度容易引起内部承载

能力的不足，从而引起裂纹的萌生。MANARIKKAL
等[18]对高速重载行星齿轮箱中齿面断裂后的行星轮进

行系统扭转模态分析，为行星齿轮箱的故障检测补充

了新的特征信息。MACKALDENER 等[19]使用 Findley
临界平面准则评估了TFF裂纹萌生的风险，将剪切应

力的幅值和最大法向应力耦合，对裂纹萌生风险系数

的影响因素进行了研究。

上述研究结果表明，齿面断裂的承载特征为多轴

应力。本文基于接触理论、齿轮啮合几何理论及弹性

力学基本理论，建立齿轮副等效接触内场多轴应力解

析计算模型；根据多轴应力评定方法进行轮齿内场齿

面断裂风险阈值的计算，开展齿面断裂风险预测研

究，为齿轮传动工程装备的设计、制造提供参考。

1 齿轮啮合等效接触模型

1. 1　等效几何接触

要评估齿轮啮合传动接触下的应力和应变风险，

首先需要对齿轮啮合轨迹上的几何参数和载荷参数

进行关联表达。以渐开线直齿轮副啮合为例，图2为

其单个轮齿自啮入至啮出的运动轨迹示意图。其中，

N1N2为理论啮合长度；B1B2为实际啮合长度；P为节

点；C和D分别为单齿啮合区的高点和低点；下标 p
表示主动轮，q表示从动轮；Op、Oq分别为主、从动

轮的中心；B2Op为啮入点至主动轮中心的距离；B1Op
为啮出点至主动轮中心的距离；Rbp和 Rbq分别为主、

从动轮的基圆半径；ωp和ωq分别为主、从动轮的角

速度。沿着实际啮合线段 B1B2 上任意动点的接触，

可以等效为两圆柱接触。

根据图2中直齿轮副啮合几何关系，在啮合线段

B1B2上任意接触点m至节点P的距离L可以表示为

L = ∓Rp sin α ± R2
m - R2p + (Rp sin α ) 2 （1）

其中，α为压力角；Rm为接触点（啮合动点）m至主动

轮中心的距离；Rp为主动轮的分度圆半径；上层算

术运算符适用于啮合动点位于B1P之间的情况；下层

算术运算符适用于啮合动点位于B2P之间的情况。

根据Bobillier法则作图法[20]和渐开线齿轮齿廓基

本参数，主、从动轮在啮合线上的啮合动点m的曲

图2　齿轮啮合点等效接触几何图

Fig. 2　Equivalent contact geometry diagram at the gear meshing 

point
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率半径Rpm、Rqm可分别表示为

ì
í
î

Rpm = Rp sin α ± L
Rqm = Rq sin α ∓ L （2）

式中，Rq为从动轮的分度圆半径。

主、从动轮在啮合线上的啮合动点m的瞬时运

动切向速度 vpm和 vqm分别为

ì
í
î

ïïvpm = 2πnp (Rp sin α ± L )
vqm = 2πnq (Rq sin α ∓ L ) （3）

式中，np、nq分别为主、从动轮的转速。

由式（1）~式（3）可得，圆柱接触当量曲率半径

REm、滑滚比S、卷吸速度U的表达式分别为

ì

í

î

ïïïï

ïïïï

REm = Rpm × Rqm / (Rpm + Rqm )
S = 2( vpm - vqm )/ ( vpm + vqm )
U = ( vpm + vqm )/2

（4）

1. 2　接触载荷与接触应力

根据直齿轮副啮合特性（单-双轮齿啮合交替），

啮合线上的载荷非恒定不变，引入单、双啮合过程

下的载荷比，对载荷的变化量进行描述。载荷比与

齿轮参数（重合度、齿数等）和材料的刚度等参数相

关，基于文献[21]中对重合度为 ε（定值，1 < ε < 2）
的直齿轮副载荷比的研究，可近似计算出载荷比系

数R，其计算式为

R ( ξ ) =

ì

í

î

ï

ï
ïï
ï

ï

ï

ï
ïï
ï

ï

ï

ï

0.36 + 0.28
ε - 1（ξ - ξ inn），ξ inn ≤ ξ ≤ ξ inn + ε - 1

1，                              ξ inn + ε - 1 ≤ ξ ≤ ξ inn + 1
0.36 - 0.28

ε - 1（ξ - ξ inn - ε），
ξ inn + 1 ≤ ξ ≤ ξ inn + ε

（5）
式中，ξ为完整啮合过程中重合度变量的值；ξ inn 为
啮入时刻的重合度。

根据渐开线直齿轮传动作用力及载荷计算方式，

可求出主动轮沿作用线法向的分布载荷 F，其表达

式为

F = 9 549 ⋅ P'R ( ξ )
npRbp cos αpm

（6）
式中，P'为功率；αpm为接触点m的主动轮压力角。

根据赫兹接触理论，啮合动点在接触界面间的

最大接触应力σ'max和接触半宽 b的计算式分别为

ì

í

î

ï
ïï
ï
ï
ï

ï

ï
ïï
ï

ï

σ'max = F
π ( 1

Rpm
+ 1
Rqm

) / ( 1 - ν2p
Ep

+ 1 - ν2q
Eq

)

b = 4F
π ( 1 - ν2p

Ep
+ 1 - ν2q

Eq
) / ( 1
Rpm

+ 1
Rqm

)
（7）

式中，Ep、Eq 分别为主、从动轮材料的弹性模量；

νp、νq分别为主、从动轮材料的泊松比。

1. 3　弹性半平面接触内场应力

在弹性半平面接触问题中，接触界面受载后，

表面接触区域所受的任意载荷可分解为法向载荷和

切向载荷。图3所示为接触界面的载荷分布。利用微

元法，在表面取微元宽度，则任意点（x，z）处的应

力分量σx、σy、τxz可分别表示为

ì

í

î

ï

ï
ïïï
ï

ï

ï

ï

ï
ï
ïï
ï

ï

ï

σx = - 2z
π ∫

x1

x2 p' ( t ) ( x - t ) 2

[ ( x - t ) 2 + z2 ]2 dt - 2
π ∫

x1

x2 q' ( t ) ( x - t ) 3

[ ( x - t ) 2 + z2 ]2 dt
σy = - 2z3

π ∫
x1

x2 p' ( t )
[ ( x - t ) 2 + z2 ]2 dt - 2z2

π ∫
x1

x2 q' ( t ) ( x - t )
[ ( x - t ) 2 + z2 ]2 dt

τxz = - 2z2

π ∫
x1

x2 p' ( t ) ( x - t )
[ ( x - t ) 2 + z2 ]2 dt - 2z

π ∫
x1

x2 q' ( t ) ( x - t ) 2

[ ( x - t ) 2 + z2 ]2 dt
（8）

式中，t为积分区间[x1，x2]上各积分点的坐标；p' ( t )
和 q' ( t ) 分别为法向载荷和切向载荷。

式（8）存在奇异积分项，当法向和切向载荷组合

复杂时，其解析求解较为困难。因此，通常采用数

值方法进行离散求解。根据微元离散思维，将载荷

曲线利用等宽度微元进行离散，如图 3（b）所示，其

中， j为离散点的坐标。微元离散量应逼近载荷曲

线，从而使结果贴近真实解。

2 多轴应力疲劳模型

在多轴应力条件下，根据特征点的疲劳极限可

将整个应力空间分为安全和不安全两部分，可利用

不等式描述疲劳准则评定方法。由外部循环载荷引

起的应力应保持在应力不等式空间的范围内，表明

特征点的疲劳风险被控制在安全范围之内。基于不

等式评判方法，PAPADOPOULOS[22]提出了特征点应

力疲劳临界面准则。本文研究的齿轮内场应力特征

点在齿面接触载荷和制造工艺的双重影响下，表现

为显著的多轴非比例应力状态，下文将采用应力疲

劳极限准则进行齿面断裂风险评定。

2. 1　疲劳极限准则方法

如图4所示，在固体内部的任意点位置处定义其

中心位置点O，任意面V可由其单位法向量n定义，该

法向量与坐标系Oxyz的 z轴的夹角为 θ，在 xoy平面上

（a）界面载荷分布 （b）离散载荷分布

图3　接触界面的载荷分布

Fig. 3　Loads distribution at the contact interface
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的投影与 x轴的夹角为φ。对于平面V，引入表示该平

面上剪切应力的分量 τV、剪切应力幅值 τa和广义剪切

应力幅值Ta，三者的详细的关系将在下节中描述。当

Ta为最大值时，该平面为应力状态的最大临界面状态。

疲劳极限准则中临界面法的数学模型为

max Ta (θ，φ ) + cσH，max ≤ γ （9）
式中，c和 γ均为材料性能参数，由单轴疲劳下的拉

伸、压缩、扭转性能等因素确定；σH，max为加载循环

期内的最大静水应力。

2. 2　临界面应力

为了表达疲劳极限准则中任意面 V的剪切应力

幅值，需要根据面V与坐标系的向量换算获得，面V
的单位法向量为

n = é

ë

ê
êê
ê
ê
ê ù

û

ú
úú
ú
ú
únx

ny
nz

=
é

ë

ê

ê
êê
ê

ê ù

û

ú

ú
úú
ú

úsin θ cos φ
sin θ sin φ

cos θ
（10）

同时，在面V上构建向量 r和 l，其中，r为在 xOy
平面上的边的中线上指向顶点方向的单位向量，l为

面V上与 r垂直的单位向量，r、l和n两两正交，如图

4所示。l向量和 r向量可分别表示为

l = é

ë

ê

ê
êê
ê

ê ù

û

ú

ú
úú
ú

úlx
ly
lz

=
é

ë

ê

ê
êê
ê

ê ù

û

ú

ú
úú
ú

ú-sin φ
cos φ

0
，r = é

ë

ê

ê
êê
ê

ê ù

û

ú

ú
úú
ú

úrx
ry
rz

=
é

ë

ê

ê
êê
ê

ê ù

û

ú

ú
úú
ú

ú-cos θ cos φ
-cos θ sin φ

sin θ
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定义在面 V上的任意一条线 ξ与 l向量的夹角设
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沿 ξ的剪切应力的大小 τV (φ，θ，χ ) 与坐标系

Oxyz下的应力张量σ满足的关系式为

τV (φ，θ，χ ) = || n∙∙σ∙∙w = (sin θ cos φσxx + sin θ sin φσxy +
cos θσxz )∙∙(-sin φ cos χ - cos θ cos φ sin χ ) +
(sin θ cos φσxy + sin θ sin φσyy + cos θσyz )∙∙
(cos φ cos χ - cos θ sin φ sin χ ) +
(sin θ cos φσxz + sin θ sin φσyz +
cos θσzz ) sin θ sin χ （13）

式中，σxx、σxy、σxz、σyy、σyz、σzz为应力张量σ的 6
个分量。对于给定角度 θ、φ确定的面 V上的剪切应

力的幅值 τa (φ，θ，χ ) 可表示为

τa (φ，θ，χ ) = 1
2 [ max τV (φ，θ，χ ) - min τV (φ，θ，χ ) ]

（14）
将式（14）转换为广义剪切应力的幅值Ta (φ，θ )，

其表达式为

Ta (φ，θ ) = 1
π ∫0

2π
τ2a (θ，φ，χ )dχ （15）

3 齿面断裂风险模型

3. 1　标准技术规范法

齿轮抗齿面断裂技术规范中给出了利用局部位

置的等效剪切应力与该位置的材料剪切强度极限的

比值来进行齿面断裂风险的评判，当该比值大于 0. 8
时，判定该位置容萌生裂纹，从而具有齿面断裂的

风险，因此将0. 8这一比值作为认定存在齿面断裂风

险的阈值。风险评估数学模型为

AFF，max = max [ τ ( z )
τper ( z ) + c1 ] （16）

式中，AFF，max为最大齿面断裂风险阈值；τ（z）为啮合

点沿深度 z的等效剪切应力；τper（z）为啮合点沿深度 z
的材料剪切应力；c1为齿面断裂材料修正系数，对于

渗碳钢，其值可取0. 04。
3. 2　多轴应力法

第3. 1节介绍的标准技术规范法以剪切应力为评

判项，而轮齿内部的应力状态为多轴应力[23]。因此，

本文以上文阐述的多轴应力疲劳模型为切入点，同

样利用局部点材料的风险阈值进行齿面断裂风险评

估，即将式（9）进一步改进。定义风险阈值为 BFF，

其表达式为

BFF = [ max Ta (θ，φ ) + cσH，max ] /γ （17）
4 仿真分析与讨论

4. 1　齿轮副参数

表 1所示为选取的齿轮副的计算参数。图 5所示

为啮合点沿啮合线的曲率半径、速度和滚滑比的变

化趋势。其中，等效曲率半径和卷吸速度沿啮合线

图4　疲劳临界面V和向量m、n、r、l

Fig. 4　Fatigue critical plane V and vectors m, n, r, l

4



王晓鹏，等：基于多轴应力疲劳的齿轮齿面断裂风险预估模型研究

的投影与 x轴的夹角为φ。对于平面V，引入表示该平

面上剪切应力的分量 τV、剪切应力幅值 τa和广义剪切
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Oxyz下的应力张量σ满足的关系式为
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cos θσxz )∙∙(-sin φ cos χ - cos θ cos φ sin χ ) +
(sin θ cos φσxy + sin θ sin φσyy + cos θσyz )∙∙
(cos φ cos χ - cos θ sin φ sin χ ) +
(sin θ cos φσxz + sin θ sin φσyz +
cos θσzz ) sin θ sin χ （13）

式中，σxx、σxy、σxz、σyy、σyz、σzz为应力张量σ的 6
个分量。对于给定角度 θ、φ确定的面 V上的剪切应

力的幅值 τa (φ，θ，χ ) 可表示为

τa (φ，θ，χ ) = 1
2 [ max τV (φ，θ，χ ) - min τV (φ，θ，χ ) ]

（14）
将式（14）转换为广义剪切应力的幅值Ta (φ，θ )，

其表达式为

Ta (φ，θ ) = 1
π ∫0

2π
τ2a (θ，φ，χ )dχ （15）

3 齿面断裂风险模型

3. 1　标准技术规范法

齿轮抗齿面断裂技术规范中给出了利用局部位

置的等效剪切应力与该位置的材料剪切强度极限的

比值来进行齿面断裂风险的评判，当该比值大于 0. 8
时，判定该位置容萌生裂纹，从而具有齿面断裂的

风险，因此将0. 8这一比值作为认定存在齿面断裂风

险的阈值。风险评估数学模型为

AFF，max = max [ τ ( z )
τper ( z ) + c1 ] （16）

式中，AFF，max为最大齿面断裂风险阈值；τ（z）为啮合

点沿深度 z的等效剪切应力；τper（z）为啮合点沿深度 z
的材料剪切应力；c1为齿面断裂材料修正系数，对于

渗碳钢，其值可取0. 04。
3. 2　多轴应力法

第3. 1节介绍的标准技术规范法以剪切应力为评

判项，而轮齿内部的应力状态为多轴应力[23]。因此，

本文以上文阐述的多轴应力疲劳模型为切入点，同

样利用局部点材料的风险阈值进行齿面断裂风险评

估，即将式（9）进一步改进。定义风险阈值为 BFF，

其表达式为

BFF = [ max Ta (θ，φ ) + cσH，max ] /γ （17）
4 仿真分析与讨论

4. 1　齿轮副参数

表 1所示为选取的齿轮副的计算参数。图 5所示

为啮合点沿啮合线的曲率半径、速度和滚滑比的变

化趋势。其中，等效曲率半径和卷吸速度沿啮合线

图4　疲劳临界面V和向量m、n、r、l

Fig. 4　Fatigue critical plane V and vectors m, n, r, l

微弱增大；滚滑比则先减小后增大，在节圆位置处

的数值为 0，这与齿轮在理想啮合下节圆位置为纯滚

动状态有关。除此之外，主动齿轮和从动齿轮啮合

点本体的曲率半径和速度均同时增大或减小，表明

主、从动轮在除节圆以外的其他位置存在相对滑动。

图 6所示为在表 1中的功率和转速下沿啮合线轮

齿啮合交替的载荷、应力和接触半宽的变化趋势。

由于直齿轮的重合度ε小于2，啮合的轮齿出现单-双

齿啮合承载交替现象，因此，图6中的参数先增大后

减小。由图6可知，单齿啮合区起始点和终止点之间

的啮合点承载最大，接触应力也最大。在计算工况

下，最大接触应力位于主动齿轮的单齿啮合区起始

点位置处，其数值约为 1 450 MPa，接触半宽约为

0. 326 mm。

4. 2　主应力和应力分量

基于赫兹线接触理论，将单齿啮合区起始点（Rm
约为 63. 4 mm）位置处的载荷和接触应力代入式（8）
中，并利用微元数值方法计算啮合点接触面及以下

各处的应力状态。图7为笛卡儿坐标系下的应力张量

的分量和 3个主应力的分布云图。由图 7可知，应力

张量的分量的云图和主应力云图均具有显著的2倍接

触半宽内的压应力效应，并以接触宽度为中心沿深

度和宽度方向散射。其中，当深度与接触半宽的比 z/

b大于 0. 5时，σx的云图的形状与“蝴蝶展翅”形状

相似。沿直线 x = 0（中线位置），随着深度的增加，

σx、σy、σz均逐渐减小；而同一深度下，沿宽度方

向，σx、σy、σz均先增大后减小。图 7（d）为 xz平面

的剪切应力云图，τxz关于直线 x = 0 对称分布，沿

深度方向逐渐降低。应力张量的分量和 3 个主应力

的分布云图与文献[5]747-748利用典型公式的运算结果

基本一致，进一步验证了利用微元数值方法求解的

基于赫兹线接触理论的内场应力结果的正确性。

4. 3　多轴应力分量

图 8为多轴应力模型[式（17）]中的各参数的分布

云图。其中，图 8（a）所示的静水压应力σH 表现为典

型的接触宽度内的正压效应，随着深度和宽度的增

加，其值逐渐减小。图8（b）所示的广义剪切应力的幅

值max Ta的分布云图表明，广义剪切应力的幅值并未

出现在压应力较大的位置，而是在各方向应力（含剪

切应力）的共同作用下出现在次表层位置。对于线弹

性断裂力学中经典的Ⅰ型（张开型）、Ⅱ型（滑移型）和

Ⅲ型（撕开型）裂纹，Ⅱ型和Ⅲ型裂纹的主导应力均为

沿裂纹面的剪切应力，促使该位置点发生位错、滑移

等，从而导致裂纹的萌生；而齿轮典型的剥落和齿面

断裂的起始裂纹均位于次表层位置。由此可见，剪切

应力幅值是影响深层裂纹萌生的关键因素。

图 8（c）所示的多轴应力项 max Ta + cσH， max 的分

布与广义剪切应力幅值的分布较为一致，较大应力

响应区位于次表面以下。图 8（d）所描述的参数 γ是

一个经渗碳淬火工艺后的、经强度参数换算[24]的材

料承载性能参数，其与硬度梯度和抗拉强度等材料

性能相关。基于热处理和加工工艺沿接触宽度方向

的匀质性，γ的值沿宽度方向基本一致，而沿深度方

向逐渐降低，与齿轮经渗碳淬火后其硬度的降低趋

势基本一致。

图5　曲率半径、速度和滚滑比沿啮合线的变化

Fig. 5　Radius of curvature， velocities and rolling-sliding ratio vary 

along the line of action

表1　齿轮副参数

Tab. 1　Parameters of gear pair

参数

模数/mm

齿数

压力角/（°）

齿宽/mm

弹性模量/GPa

泊松比

密度/（kg/m3）

数值

4

32、48

20

30

206

0. 3

7 850

参数

抗拉强度/MPa

屈服强度/MPa

表面硬度/HRC

芯部硬度/HV

有效硬化层深/mm

功率/kW

转速/（r/min）

数值

1229

1014

58~62

400

模数×（0. 2~0. 3）

141

1 000

图6　法向载荷、接触应力和接触半宽沿啮合线的变化

Fig. 6　Normal load, contact stress and contact half-width vary 

along the line of action
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4. 4　应力风险预测

利用多轴应力法[式（17）]计算轮齿内部材料承载

利用率风险，多轴应力疲劳的风险阈值BFF的云图如

图 9所示。由图 9（a）可知，未考虑残余应力分布的情

况下，沿深度方向BFF先增大后减小，沿宽度方向BFF
的图线为凸曲线，且成对称分布，最大值约为0. 8。图

9（b）为考虑残余压应力分布的情况，残余压应力被作

为平均应力引入静水应力中[25-26]，BFF的云图与图 9（a）
较为一致。然而，BFF的最大值降低至约0. 6，表明残

余压应力有利于抑制风险域中裂纹的萌生。同时，在

现代齿轮设计中，齿轮产品均通过渗碳淬火、强化工

艺（喷丸、滚压等）等加工方式引入从表面至芯部梯度

分布的残余压力层，以提升齿轮的接触承载能力。

图 10 为基于齿面断裂技术规范 ISO 6336-4 和本

文模型计算的沿深度变化的材料风险阈值曲线图，

其中有效硬化层厚度为 0. 8 mm，表面维氏硬度为

690 HV。由图 10可知，在未考虑残余压应力的情况

下，根据技术规范和本文模型计算的材料风险阈值

沿深度均先增大后减小，且技术规范的计算值明显

高于本文模型的计算值；同时，技术规范在1倍接触

半宽附近的风险阈值约为 1. 2，已超出风险评判极限

值 1，表明根据技术规范计算得到的风险阈值偏于保

守。在考虑残余压应力的情况下，当深度小于约1倍

接触半宽时，两者的风险计算值基本一致，而当深

（a） σx
（b） σy （c） σz

（d） τxz

（e） σ1 （f） σ2 （g） σ3

图7　应力张量的4个分量与3个主应力的分布云图

Fig. 7　Distribution nephogram of four components of stress tensor and three principal stresses

（a） σH （b） max Ta （c） max Ta + cσH， max （d） γ

图8　多轴应力疲劳相关参数的分布云图

Fig. 8　Distribution nephogram of the relevant parameters of multiaxial stress fatigue
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度在 1倍接触半宽与 4倍接触半宽之间时，技术规范

的计算值均低于本文模型的计算值，表明根据本文模

型计算得到的风险阈值偏于保守；当深度超过4倍接

触半宽时，两者的计算值又趋于一致。综合对比可

知，在近表面（1倍接触半宽以内）和较深层位置处，

根据齿面断裂技术规范与本文模型计算的风险阈值具

有一致性，在中间过渡区则表现出一定的差异性。

齿面断裂技术规范提出的齿面断裂评定方法的

评定范围为1倍接触半宽以内及有效硬化层与芯部的

过渡区。进一步比较分别根据技术规范和本文模型

计算得到的的1倍接触半宽以内、有效硬化层深度附

近和芯部区域的风险阈值的计算结果可知，在1倍接

触半宽和有效硬化层之间，根据本文模型计算的风

险阈值约为 0. 57，而根据技术规范计算的风险阈值

的最小值低至 0. 3；在有效硬化层与芯部的过渡区，

本文模型的计算值基本与 0. 57持平，而技术规范的

计算值从 0. 3增长至 0. 5，其主要原因为本文模型采

用了剪切应力、静水应力和残余应力等多轴应力耦

合机制下的应力评定方式，而静水应力和残余应力

对裂纹的萌生和扩展有一定抑制作用；而齿面断裂

技术规范中主要采用了剪切应力效应和残余应力转

换为剪切应力分量后两者耦合机制下的应力评定方

式，仅仅考虑了裂纹扩展所需的驱动力。因此，在 1
倍接触半宽位置与芯部之间的过渡区，利用齿面断

裂技术规范和本文模型计算的风险阈值不同。

图11　中心距为160 mm的圆柱齿轮接触疲劳试验机

Fig. 11　Contact fatigue testing machine for cylindrical gear with 

center distance of 160 mm

5 试验表征

选取表 1中的齿轮参数，在中心距为 160 mm 的

圆柱齿轮接触疲劳试验机上进行试验，采用阶梯加

载法进行齿轮接触疲劳加载试验研究。

图 12所示为试验齿轮齿面断裂的宏观特征。由

图 12可知，裂纹萌生后同时向与齿面平行的指向齿

顶的方向和非工作齿面的齿根处扩展，在裂纹源所

在深度的位置处形成典型的凸脊形貌，而沿指向齿

顶的与齿面平行的方向扩展并转向齿面时则留下明

显 的 凹 谷 形 貌 ， 其 断 裂 特 征 与 ISO/TS 6336-4:
2019[9]1-38技术规范所述基本一致。图 12 中试验齿轮

裂纹源在深度为 1 mm 处，此处在有效硬化层以下。

由图 10的风险阈值曲线可知，有效硬化层与芯部的

过渡区的风险阈值相对较高，是容易引起裂纹萌生

的高风险位置。试验齿轮的断齿位置与利用文中模

型计算的风险区域基本一致，表明本文模型可以作

为抗齿面断裂的齿轮的初期设计的参考，可以作为

图10　沿深度变化的材料风险阈值曲线图

Fig. 10　Curve graph of the material risk threshold varying with 

depth

 

（a）不考虑残余压应力                      （b）考虑残余压应力
图9　多轴应力疲劳的风险阈值云图

Fig. 9　Risk threshold nephogram of the multiaxial stress fatigue
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除按照齿面断裂技术规范进行评估以外的齿面断裂

风险评估的方法。同时，文中模型是基于全解析模

型对齿面断裂进行计算与评估的，为齿面的承载能

力计算提供了便利。

6 结论

基于接触理论、齿轮啮合理论和弹性力学基本

理论建立了渗碳淬火（硬齿面）齿轮断裂的多轴应力

疲劳风险预测评估模型，开展了正向设计评定的齿

面断裂失效裂风险研究。本文主要工作和结论如下：

1）建立了基于齿轮啮合几何与多轴应力准则的

直齿轮齿面接触断裂失效风险预测模型，利用材料

承载利用率评定方法，预测了齿轮齿面断裂失效风

险阈值，得到了有关直齿轮接触疲劳失效快速正向

设计计算评定方法。

2）预测模型的风险预测评定结果与齿面断裂技

术规范的风险预测评定结果较为接近，且试验齿轮

的断齿位置与利用文中模型计算的风险区域基本一

致，表明本文模型可以作为抗齿面断裂的齿轮的初

期设计的参考，可以作为除按照齿面断裂技术规范

进行评估以外的齿面断裂风险评估的方法。文中模

型是基于全解析模型对齿面断裂进行计算与评估的，

为齿面的承载能力计算提供了便利。

文中模型是对直齿轮在其几何和材料属性耦合

影响下的基于快速解析方法的接触疲劳风险评定模

型，若应用于其他类型的齿轮，可采取当量齿参数

等效转化方法，并进行接触风险预测计算。
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Research on a risk prediction model of gear tooth flank fracture based on 
multiaxial stress fatigue criterion

WANG Xiaopeng1,2 YU Zhilong1 YU Feipeng2 YANG Shuai1 CAO Zhigang2 

LIU Zhongming2 WAN Shaoxiong1

(1. School of Mechanical Engineering, Zhengzhou University of Aeronautics, Zhengzhou 450046, China)

(2. China Academy of Machinery Zhengzhou Research Institute of Mechanical Engineering Co., Ltd., Zhengzhou 450001, China)

Abstract: [Objective] Tooth flank fracture is a contact fatigue failure mode of high-cycle/ultra-high-cycle fatigue damage 

where cracks initiate due to material damage at deep locations inside the tooth. It is proposed to establish a calculation method 

for the risk threshold of tooth flank fracture in the gear tooth interior based on the multiaxial stress evaluation approach. 

[Methods] Based on contact theory, gear meshing geometry theory and the fundamental theories of elasticity, a parsing model for 

the equivalent contact internal-field multiaxial stress of gear pairs was established, and a coupled mathematical model for 

gradient-bearing contact fatigue risk prediction of gears was formulated. The micro-element discretization numerical method 

was adopted to solve contact problems involving singular integrals of contact stress components for the elastic half-plane. In 

addition, research on the risk threshold of tooth flack fracture in the gear tooth interior was conducted based on the multiaxial 

stress evaluation method. [Results] The results indicate that under the multiaxial stress field, the risk threshold is the highest in 

the zone between the hardened layer and the core inside the gear tooth, where cracks are prone to initiate and the tooth flank 

fracture failure is prone to occur. The risk threshold obtained by the proposed model is relatively close to that derived from ISO 

6336-4 technical specifications. Moreover, the fracture position of the test gear is basically consistent with the risk area 

calculated by the proposed model. These findings demonstrate that the proposed model can serve as a reference for the 

preliminary design of gears resistant to tooth surface fracture, and can be used as a tooth flank fracture risk assessment method 

supplementary to existing technical specifications. The established tooth flank fracture risk prediction model based on multiaxial 

stress fatigue provides a reference for the design and manufacturing of the gear transmission engineering equipment.

Key words: Cylindrical gear; Tooth flank fracture; Multi-axial fatigue; Parsing model; Stress distribution （编辑：刘星泽）
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