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不同工况下聚合物齿轮啮合表面温度场的研究
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摘要：【目的】 聚合物齿轮具有质量轻、耐腐蚀、降噪等优点，在复杂工况下的啮合热特性仍

有待深入探究。为明确运行工况及表面粗糙度对聚合物齿轮热行为的影响规律，耦合热黏弹理论

与齿轮动力接触模型构建热黏弹接触模型，旨在为聚合物齿轮的设计与服役性能评估提供支撑。

【方法】 首先，基于热黏弹理论与齿轮动力接触模型建立了聚合物齿轮的数值仿真模型；然后，通

过改变运行工况参数并引入轮齿表面粗糙度特征，模拟分析了齿轮转速、载荷以及表面形貌参数（波

长和幅值）对齿面最大接触压力与最高温升的影响效应。【结果】 结果表明，齿轮转速和载荷是影响

齿面最高温升的关键因素。表面形貌对啮合面最大压力和温升具有显著调节作用：波长与压力成负

相关，而幅值与压力成正相关。所提模型能有效模拟不同表面条件下聚合物齿轮的压力与温升分布

状态，对优化聚合物齿轮的设计具有指导意义。
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0 引言

塑料齿轮在运动传递领域已经使用近八十年，

并且因其适合高速运作和轻负载的特性，在众多应

用场景中广受欢迎。随着材料科学和成形工艺的迅

猛发展，工业界对传动组件提出轻量化、降低噪声

和提高经济效益的更高标准。现在，在诸如智能机

器人和洗衣机等需要特定动力传输需求的场合，金

属齿轮正在逐渐被塑料齿轮所替代。智能家电、无

人驾驶和 5G移动通信等新兴产业的快速发展，也推

动了塑料齿轮向着更高承载力、更强可靠性和更低

噪声的方向演进。塑料齿轮由于具有质量轻、高强

度和加工工艺简单等优点而被广泛应用于汽车传动

系统。然而，塑料材料的固有特性使其对温度变化

较为敏感。随着温度的升高，其机械特性会显著下

降，从而制约了其承载能力的进一步提高。基于此，

探讨提升塑料齿轮的传动效率，研究其承载极限，

显然是一项极具挑战性的任务。

制作塑料齿轮时，业界主要选用几种特定的塑

料材料，如聚甲醛（Polyoxymethylene, POM）、聚醚醚

酮（Polyetheretherketone, PEEK）、尼龙 66（Polyhexa⁃

methylene Adipamide, PA66）、聚碳酸酯（Polycarbon⁃
ate, PC）和聚苯硫醚（Polyphenylene Sulfide, PPS）等。

其中，POM、PA66制成的齿轮因其在工业装置中被

普遍应用，成为研究的焦点。MAO 等[1]探讨了 POM
齿轮与PA66齿轮在干摩擦环境下的磨损速度，指出

工作温度对塑料齿轮性能影响的重要性。HOOKE
等[2]的研究主要聚焦于 POM、PA66 以及玻璃纤维增

强PA66齿轮在相同试验条件下的磨损情况，并且开

发了一种用以预测塑料齿轮表面瞬时温度的经验公

式。此外，MAO 等[3-4]创立了一套理论和数值模型，

旨在测算塑料齿轮的表面温度与磨损情况。LET⁃
ZELTER等[5]应用热成像技术追踪PA66齿轮在运转时

的温度变化，并将此数据与黏弹性数值模拟的结果

进行了对比。结果发现，在恶劣的操作环境下，齿

轮的传递误差会有所增加，这一现象会降低齿轮的

承载能力。 LINDHOLM 等[6] 通过数值分析方法对

PEEK齿轮接触面的应力和由摩擦引起的热量进行了

评估。KALIN等[7]的试验研究表明，在钢与塑料齿轮

工作时，温度的升高会导致塑料齿轮寿命缩短。

MOHSENZADEH 等[8]发现在 POM⁃POM 齿轮对中，由
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摩擦引起的温升会引起齿面上材料的流动，并最终

形成微小裂纹。余国达等[9]运用有限元分析技术构建

了POM⁃POM齿轮的接触模型，研究表明，当该齿轮

对传递的转矩维持在 20 N·m以下时，其最高稳态表

面温度与承载的载荷之间存在线性关系。ČERNE
等[10]通过半解析法对塑料齿轮接触面的机械性能进

行研究，采用数值分析来观察热耦合现象，预测齿

轮的非稳态温升，推导出温度场的解析解。MD 

GHAZALI等[11]的研究表明，高温导致的热损伤是塑

料齿轮常见的失效形式之一。因此，为掌握失效机

制、优化性能并提升承载能力，对塑料齿轮在工作

过程中的温度场进行深入分析显得尤为关键。

塑料齿轮通常是用热塑性制成的，表现出动态黏

弹性行为[12-13]。而且，这种材料的机械性能特性对温

度的变化极为敏感，温度一旦上升，其模量便会明显

降低[14]。塑料齿轮在使用时，承受的应力、应变和温

度场交织成一种复杂且多变的耦合状态，体现了这种

现象的复杂性。然而，现有研究大多数都未考虑这两

点对塑料齿轮啮合温度的影响。本文将黏弹性基础原

理与齿轮动力学相结合，构建了一个聚合物齿轮热黏

弹接触模型。该模型基于半解析法，通过共轭梯度法

（Conjugate Gradient Method, CGM）和快速傅里叶变换

（Fast Fourier Transform, FFT）计算黏弹性表面变形和

表面压力；通过频响函数（Frequency Response Func⁃
tion, FRF）和 FFT 求解齿轮接触表面温度场。该方法

可用于求解分析齿轮、轴承等各类传动系统的界面接

触问题[15-16]。研究重点在于塑料齿轮干摩擦状态下的

温度分布，同时考察了载荷、运行速度及表面纹理差

异等因素对啮合温度的影响，以期为高性能塑料齿轮

的温度分析和设计预测提供理论支持。

1 数学模型

图 1为标准直齿轮副啮合的简化横截面示意图。

图 1 中， ra1、 ra2 分别为主、从动轮的齿顶圆半径；

rb1、rb2 分别为主、从动轮的基圆半径；C为节点；B1
为实际啮合线的起始位置；B2为实际啮合线的终止

位置；N1、N2分别为理论啮合线的起始点、终止点；

ω1、ω2 分别为主、从动轮转动的角速度；n1、n2 分
别为主、从动轮的转速。

实际啮合线（反应线）的总长度 l为
l = - -- -----B1B2 = l1 + l2 （1）
l1 = - -----B1C = r2a2 - r22 cos2α - r2 sin α （2）
l2 = - -----CB2 = r2a1 - r21 cos2α - r1 sin α （3）

式中，l1 为 B1C的长度；l2 为 CB2 的长度；α为压力

角；r1、r2分别为主、从动轮的分度圆半径。

啮合直齿轮副的重合度εα为
εα = - -- -----B1B2 /pb （4）

式中，pb为基圆齿距。

实际的总接触时间 t为

t = t2 + t1 = 30
πn2

(arccos rb2
ra2

- α′) + 30
πn1

(arccos rb1
ra1

- α′)
（5）

式中，t2 为从动轮转动角度 θ2 的时间；t1 为主动轮转

动角度 θ1的时间；α'为啮合角。

主动轮、从动轮的齿面曲率半径可分别表示为

R1 = r1sin α + D （6）
R2 = r2sin α - D （7）

式中，R1、R2分别为主动轮、从动轮的齿面曲率半

径；D为当前啮合点到节点的距离。

则等效曲率半径R的计算式为

R = R1R2
R1 + R2

= ( r1sin α + D ) ( r2sin α - D )
( r1 + r2 )sin α （8）

在每条接触线位置，主动轮、从动轮的齿面速

度可分别表示为

u1 = πn130 ( r1 sin α + D ) （9）
u2 = πn230 ( r2 sin α - D ) （10）
由主动轮、从动轮齿面速度的算术平均值可以

得出卷吸速度，计算式为

U = (u1 + u2 )/2 （11）
滑滚比的计算式为

RSRR = 2 (u2 - u1 )/ (u1 + u2 ) （12）
图 2所示为载荷在啮合线上的分布情况。由图 2

可知，在双齿啮合区域，载荷会随着啮合的进行线性

增加。当瞬间切换到单齿啮合时，载荷将发生突变；

进入单齿啮合阶段后，载荷会维持在一个恒定水平，

始终保持在某一值。随后，当从单齿啮合转换回双齿

图1　一对啮合直齿轮副

Fig. 1　A pair of meshing spur gear teeth
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啮合时，载荷将突降至另一值。在双齿啮合退出区

域，载荷则以线性方式逐渐减小，直至达到最终值。

载荷wf的计算式为

w f =
ì

í

î

ï
ïï
ï
ï
ï

ï
ïï
ï
ï
ï

F
3 + ( x + l

2 )F/ [ 3( x1 + l
2 ) ]，双齿Ⅰ阶段

F，单齿阶段
2F
3 - ( x - x2 )F/ [ 3( l2 - x2 ) ]，双齿Ⅱ阶段

（13）

式中，w f为分配后的载荷；F为外界施加的载荷，可

通过主动轮上的转矩计算获得； x1 = -l1 + [（εα -
1）/εα ] l；x2 = l2 - [（εα - 1）/εα ] l。
2 黏弹性材料基本原理

黏弹性是材料在机械作用下同时表现出黏性和

弹性行为的特性。无论是在蠕变作用下还是在松弛

作用下，黏弹性材料的力学响应都是时变的，与时

间效应有关。

2. 1　线性热黏弹性

引入温度T对材料响应的影响作用。应变ε ( t ) 的
线性黏弹性响应表达式为

ε（t）= ∫-∞

t

ϕ（t - t'，T )σ ( t')dt' （14）
式中，σ（t）为应力；ϕ ( t，T ) 为随温度变化的蠕变函

数[17-18]，其表达式为

ϕ（t，T ) = [ 1
E0 (T ) - ∫0

∞
S (τ，T )exp(-t/τ )dτ ] H( t ) =

[ 1
E∞ (T ) + ∫0

∞
S (τ，T )exp(-t/τ )dτ ] H( t ) （15）

式中，E0 (T ) 为零频率弹性模量；S (τ，T ) 为蠕变谱；

τ为弛豫时间；H( t ) 为Heaviside阶跃函数；E∞ (T ) 为
高频弹性模量。ϕ ( t，T )、S (τ，T )、E0 (T )、E∞ (T )
均与温度相关。

在 频 域 内 ， 结 合 E (ω，T ) = [ iω-ϕ (ω，T ) ]-1，
通过傅里叶变换，可由式（15）推导出

1
E (ω，T ) = 1

E0 (T ) - ∫0

∞
S (τ，T ) iωτ

1 + iωτ dτ （16）
式中，ω为与时间相关的频率；E (ω，T ) 为温度T下
与频率相关的黏弹性模量，可表示为

E (ω，T ) = E (αTω，T0 ) （17）

式中，αT为黏弹性模量因子；T0为参考温度。

采用Williams⁃Landel⁃Ferry方程[19]，有

lg αT = - C1 (T - T0 )
C2 + (T - T0 ) （18）

式中，C1、C2均为材料常数，C1=8. 86，C2=101. 6。
2. 2　黏弹性位移

聚合物齿轮表面的位移由齿面间作用力引起的

黏弹性位移 uv 和温度效应引起的位移 uT 两部分组

成[20-22]。其中，黏弹性位移uv 主要由齿面间压力引起

的黏弹性位移 up和切向摩擦力引起的黏弹性位移 uq

组成，即

uv ( x，y，t ) = up ( x，y，t ) + uq ( x，y，t ) （19）
式（19）中的齿面黏弹性位移可通过格林函数

GpVE ( x，y，t )、GqVE ( x，y，t ) 表示为

up ( x，y，t ) = ∫-∞

∞ ∫-∞

∞ ∫-∞

t

G pVE ( x - x'，y - y'，
t - t') ∂p ( x'，y'，t )

∂t' dx'dy'dt' （20）
uq ( x，y，t ) = ∫-∞

∞ ∫-∞

∞ ∫-∞

t

G qVE ( x - x'，y - y'，
t - t') ∂q ( x'，y'，t )

∂t' dx'dy'dt' （21）
式中，p ( x，y，t ) 为齿面法向压力；q ( x，y，t ) 为齿

面切向摩擦力。

温度效应引起的热位移uT主要由啮合齿表面热通

量引起。稳态下接触表面热位移可由频响函数表示为
~~
-u

T (m，n，0，t ) = ~~GT (m，n，0，t )
-
Q (m，n ) （22）

~~
GT (m，n，0，∞) =

ì

í

î

ï
ïï
ï

ï
ïï
ï

- 2
w'(w + w') ，a ≠ 0

- 1
w2，a = 0

式中，符号“_”表示无量纲化；符号“≈”表示二

维傅里叶变换；m、n分别为对应 x、y的频率坐标；

Q为齿轮表面的总热量；w = m2 + n2；a = i(mPe1 +
nPe2 ) ；Pe1、Pe2均为无量纲Péclet数；w' = w2 + a。具体

求解方法可参考文献[23]。
2. 3　表面温度

聚合物齿轮表面的热量主要由啮合齿间滑动摩

擦引起的库仑摩擦热量Qc 和黏弹性能耗引起的热量

Qv组成，即

Q = Qc + Qv = ( μc + μv )Vp ( x，y ) （23）
式中，V为齿轮啮合表面的相对滑动速度；μc 为库仑

摩擦因数；μv为黏弹性摩擦因数，计算式为

μv = W0
VP = [ ∫

Γ

∂uv ( x，y )
∂x p ( x，y )dxdy ] /P （24）

式中，P为接触区域的法向总载荷。

图2　载荷分配示意图

Fig. 2　Schematic diagram of the load distribution
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齿轮 1、齿轮 2的啮合齿表面温度场可由频响函

数表示为

ì

í

î

ïïïï

ïïïï
-Ti = ~~GΔT

-
Qi

~~
GΔT = exp (-w'-z )

w'
（25）

式中，Qi为齿轮 i的热量，i = 1，2；z为垂直于接触

表面方向的坐标。可通过共轭梯度法从总热量Q中

获得Qi，具体方法参考文献[24]。
3 数值方法

以齿轮静载荷接触压力为初始压力，采用多重

网格法对压力进行求解。在求解域内划分等距网格，

采用CGM和FFT[25-27]求解黏弹性表面变形和表面压力

数值解。图3所示程序的主要步骤如下：首先，计算

出齿轮在每个啮合位置的载荷、速度、等效曲率半

径、滑滚比等参数；然后，将啮合齿的相应结构参数

和运动参量输入到黏弹接触模型中，计算出表面压

力、表面热量，将其作为初值输入到聚合物齿轮啮合

表面温度分析模型中，求解出表面压力和温度场，收

敛之后输出结果，更新各项参数，再进入下一个啮合

位置，读取该位置新的载荷、速度、曲率半径、滑滚

比等参数进行计算；重复上述步骤，直到整个啮合时

间步结束。

图3　数值求解流程图

Fig. 3　Flow chart of numerical solutions

设置计算区域为-3. 5a ≤ x ≤ 4. 0a，-3. 0a ≤ y ≤
3. 0a，x、y方向网格数均为 256。式（26）、式（27）分

别为压力、温度的收敛条件，收敛因子均为0. 000 5，
总程序循环步数设置为500。

∑
i = 1

n ∑
j = 1

n |
|

|
|
-p
（s + 1）- -p

（s）

∑
i = 1

n ∑
j = 1

n |
|

|
|
-p
（s + 1）

≤ εp （26）

∑
i = 1

n ∑
j = 1

n |
|

|
|
-T

（s + 1）- -T
（s）

∑
i = 1

n ∑
j = 1

n |
|

|
|
-T

（s + 1）
≤ εT （27）

式中，s为迭代次数。

4 模型验证

基于半解析法和FFT算法构建了聚合物齿轮啮合

表面压力和温升分析模型，可高效、精确地模拟仿真

出轮齿间啮合压力及温度分布状况。通过齿轮动态接

触算例和热黏弹接触算例，验证了所提模型的正确

性，并进一步通过试验验证了所提模型的正确性。

以标准直齿圆柱齿轮为例，重点对齿轮接触载

荷分布、赫兹半宽、赫兹接触应力、曲率半径、卷

吸速度、滑滚比等参数进行验证。齿轮参数如表1所

示。图 4 所示为在主动轮输入功率为 500 kW、转速

为 1 000 r/min 下，一对标准直齿圆柱齿轮沿作用线

的动态啮合参数分布。由图4可知，本文所用程序的

计算结果和文献[28]结果基本一致，证明了所提模型

齿轮接触分析的正确性。
表1　齿轮的相关参数

Tab. 1　Parameters related to the gear

参数

主动轮齿数 z1

从动轮齿数 z2

模数m/mm

齿宽/mm

值

28

47

7

95

参数

压力角α/（°）

密度 ρ/（kg∙m-3）

泊松比 ν

弹性模量/GPa

值

20

7 850

0. 3

206

（a）接触载荷、赫兹半宽、赫兹接触应力
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（b）卷吸速度、滑滚比

（c）曲率半径

图4　直齿轮副沿作用线的动态啮合参数分布

Fig. 4　Dynamic meshing parameter distribution of spur gear pairs 

along the action line

图5所示为在干接触条件下，1个弹性球体在1个

移动的黏弹性半空间上旋转的压力和表面温升分布情

况。其中，球体半径为20. 0 mm，载荷为 20 N，卷吸

速度 U = 0. 25 m/s，滑滚比 RSRR = 2. 0，库仑摩擦因

数 μc = 0. 1，环境温度 T0 = 30 ℃。其余输入参数如

表2所示。结果表明，所提模型计算的压力和表面温

升与文献[29]结果基本一致，验证了所提模型热黏弹

接触分析的正确性。

图5　黏弹接触表面压力和温升分布

Fig. 5　Pressure and temperature rise distribution on the viscoelastic 

contact surface

表2　球体和半空间平面的材料参数

Tab. 2　Material parameters of sphere and half-space planes

参数

弹性模量/GPa

泊松比 v

热传导率 k/［W/（m∙K）］

体积热容量CV /［J/（m3∙K）］

热膨胀系数α/K-1

弹性球体

0. 02

0. 3

0. 5

2. 0×105

2. 0×10-4

黏弹性半空间

0. 03

0. 48

0. 25

1. 04×103

1. 97×10-4

图6所示为不同加载工况下，聚甲醛齿轮干接触

时啮合齿面最大稳定温度分布情况。其中，输入转速

固定为 1 000 r/min，环境温度设置为 23 ℃。干接触

载荷施加条件依次为 5、13、20、27 N·m。其余输

入参数如表 3所示。所提模型的计算结果和文献[30]
采用红外摄像机测量齿轮对的运行温度结果基本一

致，进一步验证了所提模型的正确性。

5 结果与讨论

以POM⁃POM齿轮副为研究对象，研究不同聚合

物齿轮啮合表面压力和温度分布状况，均采用表3所

示的齿轮参数。

5. 1　主动轮转速的影响

图7所示为在相同载荷条件下，随着主动轮转速

变化，啮合线上啮合点的最大压力与实际最高温度

的变化情况。其中，输入转矩固定为 23 N·m，转速

图6　在不同加载水平下的最大稳定运行温度

Fig. 6　Maximum steady running temperature at different loading 

levels

表3　POM齿轮对的基本参数

Tab. 3　Basic parameters of the POM gear pair

参数

主动轮齿数 z1
从动轮齿数 z2
模数m/mm

齿宽/mm

压力角α/（°）

值

24

36

3

22

20

参数

密度 ρ/（kg∙m-3）

泊松比 v

弹性模量/GPa

热传导率 k/［W/（m∙K）］

固体比热容 c/［J/（kg∙K）］

值

1 410

0. 3

2. 6

0. 3

1 470
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为 200~1 000 r/min。如图 7（a）所示，齿面最大压力

随转速增大无明显变化，其原因为齿轮的弹性模量

和接触刚度在一定范围内对转速不敏感。在图 7（b）
中，齿面实际最高温度随转速增大而逐渐增大，转速

的增加使齿轮齿面接触点的滑动速度增加，从而产生

更多的摩擦热；由于聚合物材料的热导率相对较低，

齿面产生的热量不易迅速传递到齿轮的其他部分或环

境中，导致齿面温度上升，尤其是在啮入区和啮出区

较为明显，在节点附近变化不明显。在外载荷一定

时，随着转速增加，啮合表面压力分布无显著变化，

啮合齿表面温度场变化显著。在图7（a）中，随转速增

加，啮入和啮出时压力分布无明显变化，但在载荷

突变位置处有少量变化。齿轮由双齿啮合转为单齿

啮合时，200 r/min 工况下的齿面压力变化最小，由

33. 1 MPa变化为 37. 54 MPa；1 000 r/min工况下的齿

面压力变化最大，由 30. 73 MPa 变化为 36. 72 MPa。
齿轮由单齿啮合转为双齿啮合时，200 r/min 工况下

的齿面压力变化最小，由35. 9 MPa变化为32. 2 MPa；

1 000 r/min工况下的齿面压力变化最大，由34. 45 MPa
变化为 29. 54 MPa。这是由于随着转速的增大，载荷

突变位置处的啮合表面相对滑动速度较大，啮合齿

面随着转速增加而产生大量摩擦热，进而引起接触

区表面热黏弹变形。

5. 2　载荷的影响

图 8 所示为固定齿轮转速为 1 000 r/min，改变不

同的输入转矩，齿面最大压力与齿面最高温升沿啮合

线的分布情况。在图8（a）中，当输入转矩为6 N·m时，

齿面最大压力位于节点附近，最大值为 24. 61 MPa；
随着转矩增至 28 N·m，齿面最大压力同样出现在节

点附近，但此时的最大压力达到 51. 75 MPa，增大了

1倍多。由于POM材料具有较低的弹性模量，其对外

加载荷的敏感性尤为明显。因此，随着输入转矩的增

加，齿轮啮合表面的压力呈现明显的增长趋势。在高

压力下，聚合物齿轮齿面之间的摩擦加剧，特别是在

干接触过程中，摩擦生热是干接触过程中的主要热源。

在图 8（b）中，在 6 N·m 的转矩下，齿面最高温度为

（a）齿面最大压力

（b）齿面实际最高温度

图7　不同转速下的齿面最大压力和齿面实际最高温度分布

Fig. 7　Maximum pressure and actual maximum temperature 

distribution on the tooth surface at different rotational speeds

（a）齿面最大压力

（b）齿面实际最高温度

图8　不同加载水平下的齿面最大压力和齿面实际最高温度分布

Fig. 8　Maximum pressure and actual maximum temperature 

distribution on the tooth surface under different loading levels
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57. 16 ℃；转矩增至 28 N·m 时，最高温度跃升至

126. 60 ℃。齿面实际最高温度均出现在啮入点处，而

最低温度则稳定在节点附近，约为 23. 3 ℃。因此，

随着齿轮输入转矩的增加，摩擦生热也逐渐增加，使

得齿面温度上升。聚合物齿轮在高温下发生热变形，

热变形会改变齿轮的几何形状，影响齿轮的接触状

态，进一步加剧压力和温度的升高。

5. 3　表面纹理数值模拟方法

对聚合物齿轮的研究大多都是建立在表面光滑

的基础上的，然而在工程实际中并不存在绝对光滑

的表面。即使接触表面在微观上产生细微的变化，

也会直接影响到聚合物齿轮的材料性能。为了更加

系统地研究表面纹理对聚合物齿轮齿面压力和齿面

温升的影响，对横向表面纹理、纵向表面纹理、各

向同性表面纹理进行模拟，图 9所示为生成的 3种纹

理表面，计算式为

δ（x，y ) = Amcos(2π X - Xd
ωx

) (28)
δ（x，y ) = Amcos(2π Y - Yd

ωy
) (29)

δ（x，y ) = Amcos(2π X - Xd
ωx

)cos(2π Y - Yd
ωy

) (30)
式中，Am 为幅值；ωx、ωy分别为 x、y方向的波长；

（Xd，Yd）为参考点坐标。

（a）横向纹理

（b）纵向纹理

（c）各向同性纹理

图9　不同纹理表面

Fig. 9　Various textured surfaces

5. 4 表面纹理对压力和温度的影响

为研究纹理表面对齿面最大压力和最高温升的影

响，图 10给出不同纹理表面下齿面最大压力与齿面

实际最高温度沿啮合线的变化曲线。各向同性纹理、

（a）齿面最大压力

（b）齿面实际最高温度

图10　不同纹理表面下的齿面最大压力和齿面实际最高温度分布

Fig. 10　Maximum pressure and actual maximum temperature 

distribution on the tooth surface under different texture surfaces
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横向纹理、纵向纹理、光滑表面的幅值和波长均保持

一致，以确保试验条件的可控性和可比性。其中，表

面纹理的幅值为 0. 8 μm，波长为 0. 5a。在图 10（a）
中，各向同性纹理下，齿面最大压力的峰值达到了

55. 07 MPa，谷值为 22. 82 MPa，导致振荡幅度高达

32. 25 MPa。横向纹理下，最大压力的峰值略低，大

致为52. 76 MPa，而谷值则相对较高，为24. 10 MPa，
因此，振荡幅度为 28. 66 MPa。结果表明，表面纹理

的存在及其方向性显著影响了齿面接触压力的分布，

尤其是在各向同性和横向纹理条件下，齿面最大压力

产生了较为明显的振荡。在图 10（b）中，纵向纹理表

面类型下的齿面实际最高温度达到了 139. 20 ℃，明

显高于其他情况。横向纹理、各向同性纹理和光滑

表面类型下的最高温度分别为 118. 36、 113. 78、
112. 27 ℃。结果表明，不同纹理表面对温度场的影

响差异尤为突出。纵向纹理方向与齿轮表面滑动方

向垂直，在齿面啮合过程中加剧了摩擦热的产生和

局部温度的升高，致使纵向纹理齿面的实际最高温

度显著高于其他3种表面。

5. 5　幅值和波长对压力和温度的影响

纵向纹理对齿面啮合温度场影响显著。以纵向

纹理为例，进一步研究表面纹理波长和幅值变化对聚

合物齿轮压力分布和表面温升的影响。

图 11、图 12所示分别为不同波长、幅值条件下

的齿面无量纲压力和温度分布曲线。图 11为固定幅

值 0. 8 μm，波长分别为 0. 3a、0. 5a、0. 8a时的无量

纲压力和温度分布曲线图。在图 11（a）中，波长为

0. 5a时，啮合表面最大压力达到了 3. 37PH；波长为

0. 8a时，表面最大压力值仅为 2. 73PH。在图 11（b）
中 ， 波 长 为 0. 8a 时 ， 表 面 温 升 最 高 ， 达 到

195. 94 ℃；波长为 0. 3a时，表面温升最低，仅为

129. 71 ℃。结果表明，在相同的幅值条件下，随着

波长的增加，齿面的无量纲压力有所降低，而表面

温升则呈现上升趋势。图 12为固定波长为 0. 5a，幅

值分别为 0. 8、1. 6、3. 2 μm时的无量纲压力和温度

分布曲线图。在图12（a）中，幅值为3. 2 μm时，啮合

表面最大压力为 4. 82PH；幅值为 0. 8 μm时，表面最

大压力值仅为3. 37PH。在图12（b）中，幅值为3. 2 μm
时，表面温升最高，达到 210. 42 ℃；幅值为 0. 8 μm
时，表面温升最低，约为 191. 19 ℃。结果显示，在

相同的波长条件下，随着幅值的增加，齿面的无量

纲压力显著增大，同时，表面温升也相应提高。由

图 11、图 12 可以看出，随着波长的增加，压力降

低、温升减小；随着幅值的增加，压力上升、温升

增大。这说明，在一定范围内，波长和幅值的变化

对聚合物齿轮的啮合性能有明显的影响。在齿轮加

工过程中，提高并确保聚合物齿轮的表面质量是至

关重要的。

（a）不同波长纹理下啮入点压力分布

（b）不同波长纹理下啮入点表面温升分布

图11　不同波长纹理对啮入点压力和表面温升的影响

Fig. 11　Influence of different wavelength textures on the pressure at 

the meshing point and the surface temperature rise

（a）不同幅值纹理下啮入点压力分布
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（b）不同幅值纹理下啮入点表面温升分布

图12　不同幅值纹理对啮入点压力和表面温升的影响

Fig. 12　Influence of different amplitude textures on the pressure at 

the meshing point and the surface temperature rise

6 结论

1）基于齿轮动力学啮合接触理论，得出沿啮合

线的等效曲率半径、线速度、滚动速度、滑滚比、

赫兹接触应力以及赫兹接触半径的分布情况。

2）通过分析不同工况下主动轮转速及转矩对聚

合物齿轮齿面最大压力和齿面实际最高温度的影响

得知，齿面最大压力沿啮合线分布曲线受主动轮转

速影响较小；但在啮入点及啮出点，随着转矩的不

断增大，最大压力显著增大；齿面实际最高温度随

着主动轮转速和转矩的增大不断升高，尤其是在啮

入区和啮出区较为明显，在节点附近变化不明显。

3）各向同性纹理下的最大压力波动最大，光滑

表面的最大压力波动最小，各向同性纹理形貌对齿

面最高温升的影响最大。增大波长和减小幅值会降

低接触区压力、减小温升，选择合适的波长和幅值

有利于提升聚合物齿轮的啮合性能。
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Study on the meshing surface temperature field of polymer gears under 

different operating conditions

LI Qianmeng1 XU Hualong2 LI Donglong1

(1. School of Mechanical Engineering, Yangzhou University, Yangzhou 225000, China)

(2. China Automotive Engineering Research Institute Co., Ltd., Chongqing 400000, China)

Abstract: [Objective] Polymer gears are widely used due to their lightweight, corrosion resistance, and noise reduction 

properties. However, their thermal behavior during meshing under complex operating conditions remains insufficiently 

understood. This study aims to investigate the specific effects of operating conditions and surface roughness on the maximum 

pressure and temperature rise of the gear tooth surface by coupling thermo-viscoelastic theory with a gear dynamic contact 

model to provide a basis for design and performance evaluation. [Methods] A thermo-viscoelastic contact model for polymer 

gears was established. By adjusting operating conditions and incorporating surface roughness factors, simulations were 

conducted to evaluate the influence of gear rotational speed, load, and surface topography parameters (specifically wavelength 

and amplitude) on the maximum tooth surface pressure and temperature rise. [Results] The results indicate that gear speed and 

load significantly affect the maximum temperature rise of the tooth surface. Surface topography exhibits distinct regulatory 

effects on the meshing pressure and temperature: wavelength shows a negative correlation with pressure, while amplitude shows 

a positive correlation. The developed model effectively simulates the distribution of pressure and surface temperature under 

various surface conditions, which is of great significance for optimizing the design and service performance of polymer gears.

Key words: Polymer gear; Thermo-viscoelastic coupling effect; Gear dynamic performance; Surface roughness
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