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基于圆弧啮合线内啮合齿轮设计与特性分析 
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摘要：针对内啮合齿轮传动，提出 1 种基于圆弧啮合线的大重合度内啮合齿轮构造方法。选取连接外齿轮和内齿

圈节圆交点和齿顶圆交点的圆弧为啮合线，构造在该啮合线上共轭的外齿轮和内齿圈齿顶齿廓；根据共轭原理设

计与齿顶齿廓共轭的齿根齿廓，完成内齿圈齿根齿廓修形；对新齿形进行根切检验，分析新齿形啮合几何特性及

加载接触；利用数控加工方法完成内啮合齿轮样件的加工并进行啮合试验。研究结果表明：新齿形不产生根切和

齿顶干涉；与渐开线内啮合齿轮相比，新齿形重合度大大提高，相对滑动率减小，相对法曲率增大；齿面接触和

齿根弯曲应力显著降低，承载能力大大提高；齿数比为 38/53 的新齿形存在 7 对齿接触，验证了新齿形的大重合

度啮合。 
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Design and analysis of internal gear drive with  
arc contact path 

 
WANG Yanzhong, LI Yuan, REN Shaoying, ZHAO Pengkun 

 
(School of Mechanical Engineering & Automation, Beihang University, Beijing 100191, China) 

 
Abstract: A high contact ratio internal gear drive with arc contact path was proposed for internal gear transmission. The 
circular arc connecting the intersection point of addendum circles and the intersection point of pitch circles was chosen as 
the path of contact. The addendum tooth profiles of pinion and internal gear conjugated with each other were constructed 
based on the given path of contact. According to gearing theory, the dedendum tooth profile was designed as conjugate 
curve of the addendum tooth profile of the mating gear and modification of dedendum tooth profile to internal gear was 
carried out. Geometric properties analysis and loaded contact analysis of the novel internal gear were also carried out. 
The results show that undercutting and addendum interference do not occur for the novel internal gear. The novel internal 
gear drive has higher contact ratio, smaller sliding ratio, but bigger induced curvature compared with the involute internal 
gear drive. The stress, especially the bending stress of the novel high contact ratio internal gear drive decreases 
remarkably. The novel high contact ratio internal gear with tooth number of 38/53 has 7 tooth being in meshing, which 
confirms the high contact ratio for the novel internal gear drive. 
Key words: high contact ratio; internal gear; contact path; loaded tooth contact analysis 

                      
 

内啮合齿轮作为齿轮传动重要部件之一，可传递

相同方向的动力和运动，与外啮合齿轮相比，可降低

由于共轭齿廓曲线相对滑动引起的动力损失，具有传

动效率高、承载能力大等优点[1]。渐开线齿轮作为最 
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重要的内啮合齿形，以其具有容易制造、互换性等优

点获得了最广泛的应用。同时，渐开线齿形的啮合线

为配对齿轮齿顶圆之间的一段线段，限制了重合度的

提高。重合度是齿轮设计的重要指标之一，重合度提

高可使更多轮齿分担载荷，从而降低单对轮齿负载，

提高齿轮整体承载能力，降低传动噪声[2]。为获得大

重合度齿轮，人们对渐开线齿形[3−4]、摆线齿形[5]进行

改良，通过增大齿顶高、增大齿数或减小压力角[6−7]

等方法实现大重合度啮合，但受制于渐开线、摆线的

几何特性，这些改良方法在提高齿轮重合度的同时可

能导致齿轮强度降低、啮合性能下降，因此，一些研

究者从啮合原理出发，开发出了新型齿形。DONG   
等[8]建立了根据啮合线构造共轭齿廓的数学模型，构

造了直线啮合线、圆弧啮合线及二次曲线啮合线的圆

柱齿轮和椭圆外啮合齿轮；王建等[9]以压力角为设计

参数构造了啮合线，根据共轭原理构造齿轮齿廓并研

究了压力角参数对重合度的影响，从而获得了大重合

度齿轮设计参数。在内啮合齿轮方面，直线共轭内啮

合齿轮在高端齿轮泵领域得到应用。魏伟锋等[10]利用

齿廓法线反转法建立直线共轭齿廓参数化求解和分析

方法，提出重叠干涉的判定条件及齿根、齿顶干涉的

解决方案。相比于渐开线、摆线齿齿形，新型齿轮齿

形复杂，缺少标准的加工工具，而高精度数控加工技

术的发展为新齿形的加工制造及应用提供了条件。本

文作者针对直齿内啮合齿轮传动，提出基于圆弧啮合

线的大重合度内啮合齿轮设计方法。通过选择连接外

齿轮和内齿轮节圆交点和齿顶圆交点的圆弧为啮合

线，利用共轭原理，构造满足该圆弧啮合线的内啮合

齿轮共轭齿廓及插齿齿条齿廓；研究新齿形的重合度、

共轭齿廓相对滑动率及相对法曲率等几何特性，通过

有限元加载接触分析研究齿轮的齿面接触强度、齿根

弯曲强度；通过加工新齿形内啮合齿轮样件和啮合试

验，完成重合度验证。 
 

1  基于啮合线的内啮合齿轮共轭原理 
 

在齿轮传动过程中，共轭齿轮以设计的传动比发

生相对运动，随着接触点在啮合线上滑动，接触点在

齿轮坐标系上划出的轨迹就形成了共轭齿廓曲线[11]，

因此，根据啮合线可以构造出满足在该啮合线上啮合

的共轭齿廓曲线。外齿轮与内齿轮为 1 对共轭内啮合

齿轮，假设其啮合线为 P0P1，根据该啮合线构造的外

齿轮与内齿轮共轭齿廓曲线分别为 Γ1和 Γ2，Γc为与外

齿轮齿廓 Γ1 共轭的齿条齿廓。齿廓曲线 Γ1，Γ2 和 Γc

在啮合线上点 P 接触，法向为 N。X1O1Y1，X2O2Y2和

XcOcYc分别为与外齿轮、内齿轮、齿条固连的坐标系，

XfOfYf 为固定坐标系。当外齿轮和内齿轮分别绕中心

O1和 O2转过角位移 φ1和 φ2到位置 Γ'1和 Γ'2时，齿条

沿 X 轴平移距离 l 到 Γ'c位置，它们在节点 Of接触，

且满足： 
 

2 1 1 2/R Rϕ ϕ= ⋅                (1) 
 
式中：R1和 R2分别为外齿轮和内齿轮节圆半径。设啮

合线 P0P1上点 P在坐标系 XfOfYf中齐次坐标表达式为 

T
f f f( , ) [ ( , ) ( , )]r x r y rθ θ θ=r         (2) 

式中：r 和 θ 为自变量。内啮合共轭齿廓曲线构造示

意图如图 1 所示。 
 

 
 

图 1  内啮合共轭齿廓曲线构造示意图 

Fig. 1  Diagram of conjugated tooth profiles of internal gears 

 
通过坐标变换，分别得到外齿轮和内齿轮的共轭

齿廓曲线 Γ1和 Γ2，其向量表示分别为 r1和 r2。 

1 1f f

2 2f f

= ⋅⎧
⎨ = ⋅⎩

r M r
r M r

              (3) 

式中：M1f 和 M2f 分别为坐标系 XfOfYf 到 X1O1Y1 和

X2O2Y2的坐标变换矩阵。 
 

1 1 1 1

1f 1 1 1 1

cos sin sin
sin cos cos

0 0 1

R
R

ϕ ϕ ϕ
ϕ ϕ ϕ

−⎡ ⎤
⎢ ⎥= − −⎢ ⎥
⎢ ⎥⎣ ⎦

Μ  

 
2 2 2 2

2f 2 2 2 2

cos sin sin
sin cos cos

0 0 1

R
R

ϕ ϕ ϕ
ϕ ϕ ϕ

−⎡ ⎤
⎢ ⎥= − −⎢ ⎥
⎢ ⎥⎣ ⎦

M  

 
根据平面齿轮啮合原理[12]，共轭齿廓曲线在接触
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点 P 的公法线 PN 通过瞬时回转中心，则共轭齿廓曲

线在接触点 P 处的法向量在 XfOfYf 上为 

T
f f f[ ]x y= − −N             (4) 

共轭齿廓曲线在接触点 P 上的法向量 N1 在

X1O1Y1坐标中为 
 

1 1f f= ⋅N L N               (5) 
 
式中：L1f 为矩阵 M1f 左上角 2×2 矩阵。根据齿轮啮

合原理，啮合方程可表示为 
 

1
1 1 1 f 1 f f f f

d d 0
d d

f R x x x y y
s
θ ϕ

θ
′ ′ ′= ⋅ = − + + =

r
N    (6) 

 
对 1ϕ 积分得到外齿轮角位移方程： 

f f f
1 1

1 1 1 1 f0 0

1 1( )d = + d
x y y

R R R R x

θ θ

ϕ ϕ θ θ θ
′ ′⎛ ⎞

′= ⎜ ⎟
⎝ ⎠

∫ ∫      (7) 

根据式(1)可得到内齿轮的角位移 φ2。式(7)和(1)
描述了啮合线上共轭点 P 与外齿轮和内齿轮共轭齿廓

上的齿形点之间的对应关系，因此，当已知啮合线方

程式(2)，将式(7)和(1)代入式(3)就得到了满足设计啮

合线的外齿轮、内齿轮的共轭齿廓方程表达式。 
 

2  圆弧啮合线及共轭齿廓 
 
2.1  圆弧啮合线及齿顶齿廓 

为提高内啮合齿轮的重合度，选择连接外齿轮和

内齿轮节圆交点和齿顶圆交点的圆弧 P0P1为啮合线，

圆弧啮合线构造如图 2 所示。与直线啮合线相比，圆

弧啮合线大大增加了内啮合齿轮的重合度。根据几何

原理，可求出圆弧的半径 R 及弧度 θmax，则圆弧啮合

线在 XfOfYf 坐标系中的方程表达式为 
 

f
f max

f

sin
[0, ]

cos
x R
y R R

θ
θ θ

θ
⎡ ⎤ ⎡ ⎤

= = ∈⎢ ⎥ ⎢ ⎥− +⎣ ⎦⎣ ⎦
r       (8) 

 
将式(8)代入式(6)，得到外齿轮角位移表达式 

 
1 1/R Rϕ θ= ⋅                 (9) 

 
由于设计的圆弧啮合线位于齿轮的节圆和齿顶圆

之间，构造的共轭齿廓曲线为齿顶到节点的齿顶齿廓

曲线。得到的外齿轮齿顶齿廓曲线 Γa1在 X1O1Y1上的

方程表达式为 
 

1 1 1
a1

1 1 1

sin( (1 / )) ( ) sin( / )
cos( (1 / )) ( ) cos( / )

R R R R R R R
R R R R R R R

θ θ
θ θ

⋅ ⋅ − + − ⋅ ⋅⎡ ⎤
= ⎢ ⎥− ⋅ ⋅ − + − ⋅ ⋅⎣ ⎦

r  

     (10) 

 

 
图 2  圆弧啮合线构造 

Fig. 2  Generation of arc contact path 

 
同样地，得到内齿轮齿顶齿廓曲线 Γa2 的方程表

达式为 
 

2 2 2
a2

2 2 2

sin( (1 / )) ( ) sin( / )
cos( (1 / )) ( ) cos( / )

R R R R R R R
R R R R R R R

θ θ
θ θ

⋅ ⋅ − + − ⋅ ⋅⎡ ⎤
= ⎢ ⎥− ⋅ ⋅ − + − ⋅ ⋅⎣ ⎦

r  

     (11) 
2.2  齿根齿廓 

已知内齿轮齿顶齿廓曲线方程式(11)及传动比

i=R2/R1，根据齿轮啮合原理，与内齿轮齿顶齿廓 Γa2

共轭的外齿轮齿根齿廓曲线 Γd1可表示为 

d1 1 2 12 1 2 a2
*

1 2 f f

( , , ) ( , ) ( )

( , , ) =0f

= ⋅⎧⎪
⎨

= ⋅⎪⎩

θ ϕ ϕ ϕ ϕ θ

θ ϕ ϕ

r M r

N v
     (12) 

式中：M12为 X2O2Y2到 X1O1Y1的坐标变换矩阵，f(θ,φ1, 
φ2)为啮合方程，Nf为共轭齿廓在共轭点处的单位法向

量， *
fv 为共轭齿廓在共轭点处的相对速度。根据微分

几何可计算 Nf 和
*
fv ，将它们代入啮合方程并化简得

到啮合方程。 
 

2 2 2 2sin( / ) sin((1 / ) ) 0R R R Rθ ϕ θ ϕ⋅ − ⋅ − ⋅ + =      (13) 
 

式(13)存在 2 个解： 

2 2

2 2

/
( / 1)

R R
R R

ϕ θ
ϕ θ

= ⋅⎧
⎨ = − ⋅⎩

         (14) 

第 1 个解对应着与内齿轮齿顶齿廓共轭的外齿轮

齿顶齿廓，因此，将式(11)和式(14)中第 2 式代入式(12)
得到外齿轮齿根齿廓曲线 Γd1的方程表达式。 
 

1 2 1 2 1
d1

1 2 1 2 1

( ) sin ( ) sin( )
( ) cos ( ) cos( )
R R R R R
R R R R R

Φ θ Φ
Φ θ Φ

− + ⋅ − − ⋅ −⎡ ⎤
= ⎢ ⎥− − + ⋅ − − ⋅ −⎣ ⎦

r  

(15) 
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式中： 1Φ =θ·(R2−R)/R1。外齿轮齿根齿廓与内齿轮齿顶

齿廓的啮合线可以表示为 
 

2
a2 d1

2 2

( ) sin
( ) cos

R R
R R R R

θ
θ−

− − ⋅⎡ ⎤
= ⎢ ⎥− − ⋅ + −⎣ ⎦

r        (16) 

 
由式(16)可知外齿轮齿根齿廓与内齿轮齿顶齿廓

的啮合线为一圆弧(半径为 R2−R)，且与设计的圆弧啮

合线 P0P1在节点 P0相切。 
同样地，内齿轮齿根齿廓曲线 Γd2可表示为 

 
2 1 2 1 2

d2
2 1 2 1 2

( ) sin ( ) sin( )
( ) cos ( ) cos( )
R R R R R
R R R R R

Φ θ Φ
Φ θ Φ

− + ⋅ − − ⋅ −⎡ ⎤
= ⎢ ⎥− − + ⋅ − − ⋅ −⎣ ⎦

r  

   (17) 
 
式中： 2Φ =θ·(R1−R)/R2。内齿轮齿根齿廓与中心齿顶

齿廓的啮合线可表示为 
 

1
a1 d2

1 1

( ) sin
( ) cos ( )

R R
R R R R

θ
θ−

− ⋅⎡ ⎤
= ⎢ ⎥− ⋅ − −⎣ ⎦

r       (18) 

 
根据式(18)可知内齿轮齿根齿廓与外齿轮齿顶齿

廓的啮合线为一圆弧(半径为 R−R1)，且与设计的圆弧

啮合线 P0P1在节点 P0相切。 
2.3  插齿齿条齿廓 

已知外齿轮齿廓曲线方程表达式及外齿轮与齿条

的运动关系式 l=R1φ1，根据共轭原理，得到的与外齿

轮齿顶齿廓共轭的齿条齿根齿廓可表示为 
 

2 2
ac

2 1

( ) sin
( ) cos

R R R R
R R R

θ
θ

− − ⋅ + −⎡ ⎤
= ⎢ ⎥− − ⋅ +⎣ ⎦

r        (19) 

 
与外齿轮齿根齿廓共轭的齿条齿顶齿廓可表示为 

 
1 1

ca
1 1

( ) sin
( ) cos

R R R R
R R R

θ
θ

− − ⋅ + −⎡ ⎤
= ⎢ ⎥− − ⋅ +⎣ ⎦

r        (20) 

 
齿条的齿廓由齿顶齿廓和齿根齿廓 2 部分组成，

分别与外齿轮的齿根齿廓和齿顶齿廓共轭，在排除根

切的情况下可通过齿条刀具可加工出完整的外齿轮齿

廓曲线。 
2.4  内齿轮齿根齿廓修形 

图 3 所示为新型大重合度内啮合齿轮啮合线。构

造的外齿轮与内齿轮齿廓共轭，它们的啮合线为 3 段

在节点 P0 相切的圆弧(见图 3)，即外齿轮齿顶齿廓与

内齿轮齿顶齿廓啮合线 P0P1、外齿轮齿顶齿廓与内齿

轮齿根齿廓啮合线 P0P3、外齿轮齿根齿廓与内齿轮齿

顶齿廓啮合线 P0P2。啮合线 P0P1与 P0P3位于节点 P0

同一侧，因此，在齿轮啮合过程中，外齿轮齿廓与内

齿轮齿廓存在两点接触，导致对齿轮加工误差和安装

误差很敏感，对齿轮啮合产生不利影响，故需要对内

齿轮齿根齿廓进行修形以避免在啮合过程中与外齿轮

齿顶齿廓接触。内齿轮齿根齿廓修形的方法如下：把

内齿轮齿根齿廓上的齿形点绕其中心 O2旋转角度φ，

φ =f(δ)，φ与齿形点的位置相关，距离节点越远旋转

角度越大，保证内齿轮齿根齿廓曲线在啮合过程中不

与外齿轮齿廓接触，且曲线光滑、与构造的齿顶齿廓

在节点 P0相切。 
 

 
图 3  新型大重合度内啮合齿轮啮合线 

Fig. 3  Path of contact of novel high contact ratio internal 

gears 

 
2.5  根切和干涉检查 

齿轮齿廓曲线在奇异点发生相对滑动，即 dr/ds=0
时，在奇异点处可能出现根切[1]。对外齿轮、内齿轮

及齿条齿廓曲线进行奇异点检查后发现节点 P0 是齿

顶齿廓和齿根齿廓的奇异点。然而，由于节点 P0位于

齿顶齿廓和齿根齿廓的端点，且啮合线在节点 P0的切

向量 T 垂直于中心连线 O1O2，共轭齿廓在节点 P0啮

合时，其公法线的方向与 T相同，则在 P0点处压力角

为 0°，这种情况与摆线齿在其节点处的情况相同[1]。

因此，虽然节点 P0是齿廓曲线奇异点，但不会产生根

切。在齿轮啮合过程中，外齿轮齿顶齿廓与内齿轮齿

顶齿廓共轭，外齿轮的齿根齿廓与内齿轮齿顶齿廓共

轭，且内齿轮齿根齿廓经修形后不参与啮合，因而不

会发生齿顶干涉。但大重合度内啮合齿轮的齿顶齿廓

与齿顶齿廓共轭，将发生径向干涉，故只能采用轴向

安装的方式完成齿轮装配。 

根据前面提出的大重合度内啮合齿轮设计方法构

造 1 对共轭齿轮，模数 m=4，齿数比为 38/53，齿顶

高系数 *
ah =1.0，齿根高系数 *

fh =1.25，侧隙 c=0.1。在

三维软件中获得新齿形内啮合齿轮三维模型如图 4(a)
所示。通过 Pro/E 运动仿真检查发现，设计的齿轮能

够正确啮合，不会产生齿顶干涉和齿廓干涉。齿轮啮

合的接触区如图 4(b)所示。由图 4(b)可知：有 7 对轮
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齿参与啮合，其中第 2~7 对轮齿为齿顶齿廓与齿顶齿

廓凸凸接触，接触区较小；第 1 对齿轮为外齿轮齿根

齿廓与内齿轮齿顶齿廓凹−凸接触，故接触区较大。 
 

 
(a) 新齿形三维模型；(b) 接触区仿真结果 

图 4  新齿形内啮合齿轮三维模型及接触区仿真结果 

Fig. 4  3D model of novel high contact ratio internal gears and 

simulation result of their contact area 

 

3  齿轮啮合特性分析 
 

齿轮啮合特性主要包括重合度、相对滑动率、相

对法曲率和齿轮接触疲劳强度、齿根弯曲疲劳强度等

指标[13]，下面将研究新型大重合度内啮合齿轮啮合特

性并与渐开线内啮合齿轮进行对比。 
3.1  重合度 

研究表明，齿轮啮合重合度越大，单齿分担的载

荷越小，承载能力越强[11]。表 1 所示为不同齿数比的

新型大重合度内啮合齿轮和渐开线内啮合齿轮的重合

度，其中齿顶高系数 *
ah =1.00，齿根高系数 *

fh =1.25。
由表 1 可知：新齿形的重合度比渐开线齿形的重合度

大大提高，尤其对于齿数差较小的齿轮对，新齿形重

合度可达到渐开线齿形的 4 倍以上。在实际设计中，

为避免齿顶边缘接触，会对齿轮齿顶倒角，从而使齿

轮重合度降低，但在齿轮加载的情况下，齿轮的重合

度可能增加，因此齿轮啮合重合度应根据实际设计参

数及工况确定。但就齿形构造原理上来说，新齿形的

重合度比渐开线齿形的重合度大大提高。 
 

表 1  新齿形和渐开线齿形内啮合齿轮重合度 

Table 1  Contact ratio of novel and involute internal gear 

齿数比 渐开线变位系数 
重合度 

渐开线齿形 新齿形 

23/38 x1=x2=0.35 1.79  4.58 

8/53 x1=x2=0 2.06  6.31 

53/68 x1=x2=0.51 1.79  8.07 

50/60 x1=x2=0.545 1.77  8.79 

45/50 — — 10.75 

3.2  相对滑动率 
相对滑动率是衡量齿面磨损和齿轮润滑条件的重

要指标，相对滑动率降低，齿面磨损减小，润滑条件

越好。设 ds1和 ds2分别为外齿轮和内齿轮齿廓曲线的

弧长元素，满足 dsi=|dri/dθi| (i=1,2)，则共轭齿轮相对

滑动率[8]可定义为 

1 1 2 1

2 2 1 2

(d d ) / d
(d d ) / d

s s s
s s s

η
η

= −⎧
⎨ = −⎩

         (22) 

新齿形内啮合齿轮相对滑动率曲线如图 5(a)所
示。新齿形的啮合过程可分为 2 个阶段：当 φ2＞0 时，

外齿轮齿顶齿廓与内齿轮齿顶齿廓在啮合线 P0P1 上

啮合，接触点沿齿廓曲线从齿顶滑动到节点；当 φ2＜

0 时，外齿轮齿根齿廓与内齿轮齿顶齿廓在啮合线

P0P2上啮合，外齿轮接触点沿齿根齿廓从节点滑动到

齿根，内齿轮接触点沿齿顶齿廓从节点返回齿顶，因

此新齿形的相对滑动率曲线在节点处 P0(φ2=0)出现拐 
 

 
(a) 新齿形；(b) 渐开线齿形 

1—相对滑动率 η1；2—相对滑动率 η2。 

图 5  相对滑动率曲线 

Fig. 5  Curves of sliding ratios of tooth profiles 
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点。渐开线齿形相对滑动率曲线如图 5(b)所示。对比

图 5(a)和 5(b)可以发现：新齿形的相对滑动率为定值，

且相比渐开线齿形的相对滑动率大大降低，有利于齿

轮润滑及降低齿面磨损。 

3.3  相对法曲率 

相对法曲率越小，接触区越大。新齿形内啮合齿

轮的相对法曲率曲线如图 6(a)所示。由于节点 P0为奇

异点，在该点共轭齿廓的相对法曲率为无穷大。当   

φ2＞0 时，新齿形齿顶齿廓与齿顶齿廓为凸−凸接触，

而渐开线内啮合齿廓为凹−凸接触，因此与渐开线内

啮合齿轮相对法曲率相比，新齿形内啮合齿轮相对法

曲率较大，接触区较小；当 φ2＜0 时，新齿形齿根齿

廓与齿顶齿廓凹−凸接触，其相对法曲率降低，接触

区增大。鉴于新齿形重合度大，单齿承载载荷低，因

此，下面将进一步研究新齿形在齿面接触强度方面相

较于渐开线齿形的优劣。 

 

 

(a) 新齿形；(b) 渐开线齿形 

图 6  相对法曲率曲线 

Fig. 6  Curves of induced curvature of tooth profiles 

3.4  加载接触分析 
利用有限元方法研究了加载条件下齿轮接触区位

置和大小、齿面接触强度和齿根弯曲强度等[13−14]。为

避免啮合过程中齿顶应力集中，对齿顶进行倒角处理，

因此齿轮重合度减小。新齿形内啮合齿轮外齿轮在

500 N·m 加载力矩下的应力云图如图 7 所示。此时共

轭齿廓在节点啮合，共有 6 对轮齿参与啮合，最大齿

面接触应力为 592.5 MPa，出现在节点附近，最大齿

根弯曲应力为 198.654 MPa。图 8 所示为新齿形内啮

合齿轮及渐开线内啮合齿轮外齿轮分别在加载力矩为

100，300 和 500 N·m 条件下 1 个啮合周期内的齿面接

触应力曲线和齿根弯曲应力曲线。由图 8 可知：齿轮

的齿面接触应力和齿根弯曲应力随着加载力矩增大而

增大。新齿形的最大齿面接触应力及最大齿根弯曲应

力比渐开线齿形的低。当新齿形外齿齿根齿廓与内齿

齿顶齿廓凹凸接触时，接触区较大，齿面接触应力较

低。当外齿齿顶齿廓与内齿齿顶齿廓凸−凸接触时，

接触区减小，齿面接触应力增大。与渐开线齿形弯曲

应力相比，新齿形齿根弯曲应力明显降低。 
 

 

图 7  新型大重合度内啮合外齿轮应力云图 

(加载力矩为 500 N·m) 

Fig. 7  Stress distribution of pinion to the novel internal gear 

drive 

 

4  齿轮样件试制 
 

新齿形齿轮的加工精度要求较高，只有合理地选

择加工设备和加工工艺才能满足精度要求。新齿形内

啮合齿轮可利用插齿齿条加工出外齿轮，利用与外齿

轮齿廓相同的插齿刀加工出内齿轮，并通过数控加工

完成内齿轮齿根齿廓修形。随着数控加工设备加工能

力的提升，特殊齿形齿轮的加工正逐渐变得和普通齿

轮的加工一样简单、高效。新齿形齿轮同样可以采用

铣齿、插齿及磨齿的工艺进行大批量生产。对于小批

量齿轮的加工，可完全采用数控加工，本文作者采用

高精度的慢走丝线切割加工出新齿形齿轮样件，使用 
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(a) 新齿形齿面接触应力曲线，(b) 新齿形齿根弯曲应力曲线； 

(c) 渐开线齿形齿面接触应力曲线，(d) 渐开线齿形齿根弯曲应力曲线 

加载力矩/(N·m)：1—100；2—300；3—500。 

图 8  齿面接触应力曲线和齿根弯曲应力曲线 

Fig. 8  Curves of contact stress and bending stress of pinion 

 
的机床型号为沙迪克 AQ560L，加工精度达到 0.005 
mm，表面质量接近磨削水平。利用红丹粉检测接触

区，结果如图 9 所示。由图 9 可知：共有 7 对轮齿参

与啮合，与图 4 中接触区仿真结果大致一致。 
 

 

(a) 齿轮样件；(b) 外齿轮接触区域；(c) 内齿轮接触区域 

图 9  新型大重合度内啮合齿轮样件及内外齿轮接触区域 

Fig. 9  Prototype of the novel high contact ratio internal gear 

drive and contact areas between internal and external gears 

 

5  结论 
 

1)  新齿形内啮合齿轮的重合度大大提高，对齿

数差较小的齿轮对其重合度可达到渐开线齿形的 4 倍

以上。 
2) 新齿形内啮合齿轮不会发生根切现象，也不会

发齿顶干涉现象。 
3) 与渐开线内啮合齿轮相比，新齿形相对滑动率

大大降低，有利于齿轮润滑及降低齿面磨损，其相对

法曲率较大；其齿面接触应力和齿根弯曲应力显著减

低，有利于提高承载能力、降低齿面磨损、提升精度

保持性、延长使用寿命。 
4) 齿数比为 38/53 的内啮合齿轮有 7 对轮齿啮

合，达到设计要求。 
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