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单驱动多点啮合齿轮齿条传动轮齿干涉问题研究*
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DRIVE MULTI-POINT MESHING RACK AND PINION TRANSMISSION
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摘要 齿轮齿条机构的承载能力受齿面接触强度制约，为提高其承载能力采用多对齿轮与单根齿条啮合，为简化传

动系统结构，提出了单驱动多点啮合齿轮齿条传动机构，该机构具有承载能力强、体积小、质量轻、成本低等特点。但该

机构存在轮齿干涉问题，为解决该问题进行了轮齿干涉量研究，并基于轮齿变位可改变中心距的特性，采用变位系数补

偿法解决轮齿干涉问题。对变位后的齿轮齿条机构进行了轮齿受力分析，结果表明，轮齿无干涉，且受力均匀。轮齿干

涉问题的解决，极大地提高了齿轮齿条传动的承载能力，使得齿轮齿条传动可以用于重载工况。

关键词 齿轮齿条传动 轮齿干涉 齿轮变位 有限元仿真
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Abstract The load capacity of the rack and pinion mechanism is limited by the contact strength of the gear tooth surface.

In order to improve its load capacity，multiple pairs of gears and single rack meshing were adopted. In order to simplify the 
structure of the transmission system，a single drive multi-point meshing gear rack and pinion transmission mechanism was 
proposed，which has the characteristics of strong load capacity，small size，light mass and low cost. However，the mechanism has 
the gear tooth interference problem，and the gear tooth interference amount was studied to solve the problem，and based on the 
characteristics that the center distance can be changed by gear tooth displacement，the gear tooth interference problem was solved 
by the modification coefficient compensation method. The rack and pinion mechanism after modification was analyzed by the gear 
tooth force. The results show that the gear teeth have no interference and the force is uniform. The solution of the gear tooth 
interference problem greatly improves the load capacity of rack and pinion transmission，so that rack and pinion transmission can 
be used for heavy-duty conditions.
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0 引言

我国的高铁技术处于世界领先地位，采用长钢轨

（百米重轨）对提高高速列车运行的平稳性、安全性和

降低噪声具有重要作用［1］。吊运是百米重轨生产的一

个重要环节，吊运过程的平稳性及精确性对于减小钢

轨的变形和表面损伤、提高储运及码垛的安全性具有

重要意义［2］。

目前百米重轨吊运采用的是多个吊点的钢丝绳

滚筒吊运方式，存在 Z向同步性差和横向摆动大等诸

多弊端［3］，为解决该问题，本文提出单电动机通过蜗杆

传动带动多个齿轮驱动单根齿条的传动方案，即单驱

动多点啮合齿轮齿条传动。该方案提升了齿轮齿条

传动的承载能力，提高了其适用范围。但分析表明，
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该方案存在轮齿干涉现象，不能正确啮合。为了使单

驱动多点啮合齿轮齿条传动可以用于百米重轨吊运以

及其他类似场合，本文研究了单驱动多点啮合齿轮齿

条传动的轮齿干涉问题，并提出了相应的解决方案。

1　轮齿干涉量计算

单驱动多点啮合齿轮齿条传动机构如图 1 所示。

在进行虚拟装配过程中，发现齿轮齿条不能正确装

配，轮齿之间存在干涉，更换多组参数进行虚拟装配，

均发现轮齿干涉现象。轮齿干涉会导致无法装配、轮

齿冲击、轮齿折断等严重问题，因此有必要解决轮齿

干涉问题［4-7］。轮齿干涉量计算是解决轮齿干涉问题

的前提。

1. 1　轮齿干涉现象

单驱动多点啮合齿轮齿条传动虚拟装配如图 2
所示。为计算干涉量，本文基于误差累积原理［8］，在
装配时使齿轮 1与齿条、齿轮 1与齿轮 2以及齿轮 2与

齿轮 3 均正确啮合，将啮合误差累积到最后一对轮

齿，则模型的干涉情况如图 2中Ⅰ处所示。

1. 2　干涉量求解

如图 2所示，根据误差传递理论，进行干涉量计算

模型推导。

1. 2. 1　0 坐标系及 1 坐标系下 1、2 齿轮啮合线方程
- -- ----- --N01 N02 求解

如图 3所示，建立以齿轮 1圆心为原点，以 1、2齿

轮连心线为 Y轴的平面直角坐标系，将该坐标系记作

0（坐标）系，画出齿轮 1、齿轮 2 的基圆内公切线
- -- ----- --N01 N02，并求解该方程。

设齿轮1圆心坐标为(a1，b1 )，齿轮2圆心坐标为(a2，b2 )。
在0系下，齿轮1基圆方程为

( x - a1 )2 + ( y - b1 )2 = r 2
b1 （1）

齿轮2基圆方程为

( x - a2 )2 + ( y - b2 )2 = r 2
b2 （2）

式中，rb1、rb2 分别为齿轮 1、齿轮 2的基圆半径。设两齿

轮基圆内公切线方程为

y = kx1 + p1 （3）
齿轮 1和齿轮 2基圆圆心到公切线

- -- ----- --N01 N02 的距离

分别为 rb1 和 rb2，且
rb1
rb2

= z1
z2
，联立式（1）~式（3）求得 0坐

标系下的啮合线方程为

y = ( z1 + z2 )2

( z1 - z2 )2 cos2 α
- 1 x + mz12 （4）

建立渐开线直角坐标方程时，要求坐标系的 Y 轴

通过渐开线与其基圆交点，因此求解过 1、2齿轮啮合

点 P 的渐开线齿廓方程需要建立新的 1 坐标系。如

图 4 所示，将 0 系旋转 δ1 可以得到 1 坐标系，δ1 可以通

过齿轮 1的基圆齿厚对应中心角计算求得。

则1坐标系下1、2齿轮啮合线方程变为

图4　0坐标系到1坐标系坐标变换示意图

Fig. 4　Schematic diagram of coordinate transformation from 0 coordinate
system to 1 coordinate system 

图1　单驱动多点啮合齿轮齿条传动机构

Fig. 1　Single drive multi-point meshing rack and pinion transmission 
mechanism

图2　轮齿干涉示意图

Fig. 2　Schematic diagram of gear tooth interference

图3　啮合线求解示意图

Fig. 3　Schematic diagram of meshing line solution
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y = k1 cos δ1 + sin δ1cos δ1 - k1 sin δ1
x + p1cos δ1 - k1 sin δ1

（5）
1. 2. 2　1 坐标系下啮合点 P 的坐标求解

齿轮1轮齿的渐开线方程为

xK = rb1 sin uK - rb1uK cos uK （6）
yK = rb1 cos uK + rb1uK sin uK （7）

式中，αK 为渐开线K点的压力角；θK 为渐开线K点的展

角，uK = αK + θK。

联立式（5）~式（7），运用插值法编程求解得到 1坐

标系下齿轮1、2啮合点P的位置坐标 ( xK1，yK1 )。
1. 2. 3　2 坐标系下啮合点 P 的坐标求解

以齿轮 2圆心为坐标原点，竖直向下为X轴，水平

向右为 Y 轴，建立如图 5 所示平面直角坐标系为 2 坐

标系。

将 1坐标系下齿轮 1、2啮合点 P的位置坐标转换

到0坐标系下为 ( xK0，yK0 )。
将 0坐标系下齿轮 1、2啮合点 P的位置坐标转换

到2坐标系下为 ( xK2，yK2 )，即
( yK1 sin δ1 - xK1 cos δ1, m ( z1 + z2 )

2 - yK1 cos δ1 - xK1 sin δ1 )
1. 2. 4　建立 3 坐标系

将 2 坐标系顺时针方向旋转 δ2 得到如图 5 所示 3
坐标系，3坐标系Y轴通过 2齿轮上过P点的渐开线与

基圆的交点。

3坐标系下P点位置坐标为

( xK2 cos δ2 - yK2 sin δ2,yK2 cos δ2 + xK2 sin δ2 )
3坐标系下齿轮1、2啮合线方程由0坐标系变换为

(k cos δ2 - sin δ2 )x - (cos δ2 + k sin δ2 )y + mz22 = 0 （8）
将 3 坐标系下的齿轮 1、2 啮合点 P 点位置坐标

代入式（8），利用Matlab中的 fsolve函数求解式（8），得

到 δ2的值。

1. 2. 5 啮合点 Q 的坐标求解

以齿轮 2圆心为坐标原点，以过齿轮 2和齿轮 3啮

合点位置所在直线为Y轴，垂直于此方向为X轴，建立4
坐标系（图 6）。以齿轮 2圆心为坐标原点，以水平向右

为X轴，竖直向上为Y轴，建立 5坐标系（图 6）。4坐标

系、5坐标系之间夹角也为 δ2。以齿轮 3的圆心为坐标

原点，竖直向下为X轴，水平向右为Y轴，建立平面直角

坐标系为 6 坐标系（图 6）。以齿轮 3 的圆心为坐标原

点，齿轮 2、3啮合点Q与齿轮 3的基圆所在的渐开线交

点连成的直线为Y轴，垂直于该方向为X轴建立7坐标

系（图6），7坐标系由6坐标系逆时针方向旋转 δ3所得。

Q 位置坐标求解方法同上，求得 7 坐标系下齿轮

2、3啮合点Q位置坐标为

( x6 cos δ3 + y6 sin δ3, y6 cos δ3 - x6 sin δ3 )
将 7坐标系下的齿轮 2、3啮合点 Q点位置坐标代

入 7 坐标系下齿轮 2、3 啮合线方程，利用 Matlab 中的

fsolve函数求解方程得到 δ3 的值。

1. 2. 6 7 坐标系、8 坐标系下齿条分度线方程求解

以齿轮3圆心为坐标原点，以过齿轮 3和齿条啮合

点所在渐开线与齿轮 3基圆交点直线所在方向为X轴

方向，以垂直于此方向所在直线为 Y轴，建立 8坐标系

（图 7），8坐标系是7坐标系绕坐标原点顺时针方向旋转

ρ所得，ρ 由通过两坐标系之间所夹轮齿数量并计算

得到。

6坐标系、7坐标系及齿条分度线位置关系如图 8
所示。

齿轮 3 齿厚 τ3 及齿距 β3 与齿轮 1 各项参数均相

同，则齿条分度线在 6坐标系下的方程为

x = mz32 （9）
齿条分度线方程的直线斜率为

k = tan (π/2 - δ3 ) （10）
7坐标系下B点坐标为 ( xB,yB )，将B点坐标以及直

图6　直角坐标系4~7
Fig. 6　Cartesian coordinate system 4~7

图5　齿轮2坐标系及相关参数

Fig. 5　Gear 2 coordinate system and relation parameters
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线斜率代入齿条分度线的直线方程得

0 = tan ( π 2 - δ3 )xB + b （11）
联系实际情况得到 7坐标系下齿条分度线方程为

y = kx + b （12）
再将齿条分度线由 7坐标系转换到 8坐标系得

y cos ρ + x sin ρ = tan ( π
2 - δ3 ) ( x cos ρ - y sin ρ ) + b（13）

1. 2. 7 干涉量的计算表达式

求解 6坐标系下齿条与齿轮 3配合时参与啮合的

啮合点位置齿廓方程，将其变换到7坐标系，再变换到8
坐标系。

8坐标系下，将齿条与齿轮 3啮合线方程与齿条齿

廓的方程联立，求得其交点N；将齿轮 3渐开线方程与

齿条与齿轮 3啮合线方程联立，求得其交点M。将M、

N 两点坐标通过坐标系旋转变换从 8 坐标系转化到 7
坐标系再到 6坐标系。最终得到 6坐标系下M、N两点

坐标，分别为
[ ( x8 cos δ4 + y8 sin δ4 ) cos δ3 - ( y8 cos δ4 - x8 sin δ4 ) sin δ3,
( y8 cos δ4 - x8 sin δ4 ) cos δ3 + ( x8 cos δ4 + y8 sin δ4 ) sin δ3 ]
[ ( x83T cos λδ4 + y83T sin δ4 ) cos δ3 + ( y83T cos δ4 -
x83T sin δ4 ) sin δ3，( y83T cos δ4 - x83T sin δ4 ) cos δ3 -
( x83T cos δ4 + y83T sin δ4 ) sin δ3 ]

如图 9 所示，6 坐标系下 M、N 两点距离的余弦值

即为所求轮齿干涉量，具体表达式为

Δ = ( xM - xN )2 + ( yM - yN )2 cos γ （14）
至此，即为完整的一套多点啮合齿轮齿条轮齿干

涉量求解流程。

1. 3　轮齿干涉量算例

利用前述轮齿干涉量求解流程，根据百米重轨

提升机构中的齿轮齿条传动机构中齿轮齿条实际

参数进行相应的干涉量求解，齿轮相关参数为 z1=
z3=25，z2=18，m=10，α = 20°，齿条的参数根据齿轮的参

数来进行确定。

经过计算得到本文多点啮合齿轮齿条传动轮齿

干涉量Δ具体值为

Δ = ( xM - xN )2 + ( yM - yN )2 cos γ = 3.59 mm
可以看出，轮齿干涉量较大，该齿轮齿条传动无

法正常工作。

2　解决轮齿干涉问题的变位系数法

在齿轮传动中，轮齿变位可改变中心距［9］，如图10
所示，通过合理分配齿轮 1、2、3 的变位系数可将 1、3
中心距调整为 L' = L - Δ（L = 2a），从而解决轮齿干涉

问题（即变位系数法）。

由已知条件，为避免干涉，变位后齿轮的实际中心

距a'为
a' = a - Δ 2 = 213.205 mm （15）

式中，a = m ( z1 + z2 )
2 = 215 mm。

根据实际中心距a'求得齿轮传动实际啮合角α'
α' = arccos (a ÷ a' × cos α ) = 18.629 5° （16）

本文在进行变位系数的选取及分配过程中，参考变

位系数选择线图法［10］993-996进行变位系数的选取及分配。

图7　直角坐标系8
Fig. 7　Cartesian coordinate system 8

图8　6坐标系、7坐标系及齿条分度线关系

Fig. 8　Relation between 6 coordinate system，7 coordinate system and
rack indexing line

图9　齿轮3与齿条啮合干涉量

Fig. 9　Interference amount of gear 3 and rack meshing

图10　中心距与轮齿干涉量的关系

Fig. 10　Relation between center distance and gear tooth interference amount
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由文献［10］993-996查得总变位系数 x∑ = -0. 192 6。
齿数比为

u = z2 z1 = 25 18 = 1.388 9 （17）
由文献［10］993-996 查得齿轮 1 的变位系数为 x1 =

0. 03，则齿轮2变位系数为

x2 = x∑ - x1 = -0.192 6 - 0.03 = -0.222 6 （18）
经过计算得到小齿轮无根切时最小变位系数

x1min = -0. 052 8，大齿轮 x2min = -0. 462 2。分配给大、小

齿轮的变位系数均大于各自齿轮所允许的最小变位

系数，满足轮齿不发生根切的要求。

经过计算推导结合查表，完成变位系数分配方案

确定，小齿轮为正变位，变位系数 x1 = 0. 03；大齿轮为

负变位，变位系数 x2 = -0. 222 6。
3　变位传动模型轮齿受力分析

3. 1　变位齿轮齿条传动模型建立

变位齿轮所采用的具体模型数据见表1。

利用二维绘图软件 AutoCAD 结合三维建模软件

SolidWorks，进行变位齿轮齿条模型装配。通过

SolidWorks 干涉冲突检查，并计算模型轮齿具体干涉

量，进行轮齿变位系数分配，重建变位齿轮，得到正确

配合、不存在干涉现象的齿轮齿条传动模型装配图，

如图11所示。

3. 2　仿真实验

针对齿轮与齿轮啮合以及齿轮与齿条啮合，对起

升机构相关啮合位置进行齿面应力有限元仿真分析，

选用显示动力学分析模块来进行实验仿真模拟。旨

在研究轮齿变位系数对变位齿轮齿根弯曲应力的影

响，控制齿轮的其他参数不变，只改变齿轮的变位系数。

进行如下变位齿轮有限元仿真操作［11］：导入通

过 SolidWorks 建立的变位齿轮齿条传动装配体，选择

齿轮材料为 40Cr，齿条材料及属性与齿轮保持一致；

创建动力显示分析步，选择位移、应力、应变、力和接

触以生成场输出，选择整个变位模型作为作用域，在

“现场输出请求”中，将“频率”设置为偶数间隔，间隔

值为 20；在齿轮与齿轮以及齿轮与齿条相互啮合时采

用“面-面”接触类型；采用类型为C3D8I的六面体网格

对模型进行划分，将两个大齿轮划分为 17 320个单元

格，小齿轮划分为 13 340 个，齿条为 7 040 个，网格划

分结果如图12所示；最后创建边界条件。

3. 3　仿真结果分析

完成模型仿真实验的边界条件设置之后，对相关

参数进行设置。提交设置好的作业，系统进行分析计

算并输出实验数据。图 13展示了部分计算结果。

通过仿真实验可以看到，在齿轮齿条传动负载

过程中，通过采取总变位系数为-0. 192 6 的齿轮变

位之后，模型可以正确装配，齿轮及齿条轮齿可以

正常啮合，各轮齿啮合处的最大齿面接触应力值

为 802 MPa，小于所选材料的齿轮齿面许用应力

［σH］=928. 125 MPa，满足工程实际许用要求。综上所

述，变位系数分配合理有效，能够有效解决多点啮合

齿轮齿条传动轮齿干涉问题。

4　样机制作

基于变位系数法，详细设计了单驱动多点啮合齿

表1　变位齿轮参数

Tab. 1　Parameters of modified gear

参数
Parameters
弹性模量

Elastic modulus/GPa
泊松比

Poisson's ratio
模数

Modulus/mm

小齿轮齿数
Number of pinion 

teeth z1
大齿轮齿数

Number of wheel teeth z2

数值
Value
211
0.3

10

18

25

参数
Parameters

齿宽
Tooth width/mm

压力角
Pressure angle/（°）
小齿轮变位系数

Pinion modification 
coefficient

大齿轮变位系数
Wheel modification 

coefficient
啮合方式

Meshing mode

数值
Value

40
20

0.030 0

-0.222 6

外啮合
External meshing

图11　变位三维模型装配

Fig. 11　Modification 3D model assembly

图12　大齿轮与齿条啮合处网格划分

Fig. 12　Mesh division of the wheel and the rack

图13　计算结果云图

Fig. 13　Nephogram of calculation results
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轮齿条传动起升机构的结构，加工制造了如图 14所示

的样机。

对样机进行了运行试验，结果显示单驱动多点啮

合齿轮齿条传动机构样机运转灵活、轮齿受力均匀，

发热量低，进一步验证了变位系数法可有效解决单驱

动多点啮合齿轮齿条传动机构的干涉问题。

5　结论

本文研究了“单驱动多点啮合齿轮齿条传动”中

存在的轮齿干涉问题，提出“变位系数法”的解决方

案，并进行了试验验证。结合本课题的研究，得出以

下主要结论：

1）“单驱动多点啮合齿轮齿条传动”存在轮齿干涉

问题；基于误差传递理论，将轮齿干涉量累积到最末端

的齿轮齿条啮合位置处，可以得到总干涉量的计算

模型。

2）基于轮齿变位可以调整中心距的特性，提出了

解决该模式下轮齿干涉问题的变位系数法，并确定了

变位系数的选取原则。

3）虚拟装配和轮齿仿真分析表明，变位系数法可

有效解决轮齿干涉问题，并显著提升该齿轮齿条传动

机构的承载能力。改进后的样机运转良好。

4）本文的干涉量计算过程比较复杂，难以直接推

广应用，需要借助计算机程序解决运算烦琐问题；本

文的传动机构与行星轮系同属封闭传动系统，行星齿

轮传动的设计方法已经非常成熟且便于应用，未来可

借鉴行星轮系的设计方法进行改进。
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图14　变位齿轮齿条传动机构

Fig. 14　Modified gear and rack transmission mechanism
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