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连续管注入头链传动啮合及接触分析
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摘要 连续管注入头链传动的不平稳性和链条、链轮的磨损是常见问题，也是导致连续管打滑、

溜管和咬伤的主要因素。为此，建立了注入头链条与链轮轮齿啮合接触力学模型，分析了链条紧边

力、紧边夹角、链条伸长率对接触点位置和齿面支反力的影响，揭示了链条与链轮的啮合行为，并

用 Ansys 仿真验证了接触力学模型的准确性，为注入头的设计和安全可靠工作奠定理论基础。研究

表明，当链条紧边力增加，松边力不变时，紧边侧链条的啮入位置基本不变，松边侧链条的啮出位

置向齿底靠近，齿面支反力增大；当紧边力接近松边力时，松边侧链条啮出位置的齿面支反力存在

陡然增加现象；链条紧边夹角增加对紧边侧链条啮入位置及其齿面支反力影响不大，链条的啮出位

置向齿底靠近；当链条伸长时，链条的啮入和啮出位置分别背向轮齿齿底方向，啮合点位置升高。
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Abstract The coiled tubing injector head is the core component of the coiled tubing oil and gas well 
operation equipment, which directly determines the coiled tubing operation capability, and its chain drive 
system pulls the coiled tubing in or out the wellbore. However, the unsteady chain drive and the wear between 
the chain and sprocket are common problems which are the main factors leading to slipping, pipe sliding and 
bites of coiled tubing in engineering practice. Based on the standard roller chain and sprocket, the mechanical 
model of the engagement contact between the injector head chain and the sprocket teeth is established to analyze 
the influence of chain tension force, chain tension angle and chain pitch on the position of contact points and 
tooth surface support reaction force, and the accuracy of the contact mechanical model is verified by Ansys 
simulation which lays a theoretical foundation for the design and safety of the injector. The research shows that 
when the tension force of the chain increases and the loosening force remains unchanged, the engaging-in 
position of the chain on the tension side is basically unchanged, the reaction force of the tooth surface support 
increases, and the engaging-out position of the chain rollers is close to the bottom of the sprocket teeth. 
However, when the tension force approaches the loosening force, there is a sudden increase in the support 
reaction force of the engaging-out contact position. The increase of the angle between the tension side and the 
vertical direction of the chain has little effect on the engaging-in position and the tooth surface support reaction 
force, the engaging-out position of the chain rollers is close to the bottom of the sprocket teeth. The engaging in 
and out points of the chain are respectively away from the direction of the bottom of the sprocket teeth and the 
contact position is improved when the chain is extended.

Key words Coiled tubing Injector head Chain drive Engagemen Ansys

文章编号：1004-2539（2023）04-0138-08 DOI：10. 16578/j. issn. 1004. 2539. 2023. 04. 020

138



第4期 胡 政，等：连续管注入头链传动啮合及接触分析

0 引言

连续管工程技术以其油气井带压作业、保护油

层、作业成本低、作业效率高、装置占用空间少、

移运方便等优势，已被广泛应用于石油开采的各个

环节[1-2]。连续管注入头是连续管油气井作业设备的

核心部件，其链传动系统牵引连续管起出或注入井

筒，直接决定连续管作业能力。工程实际中，链传

动的不平稳性和链条、链轮的磨损是常见问题，也

是导致连续管打滑、溜管和咬伤的主要因素。连续

管注入头链传动不同于一般工业链传动，其结构由

成对的两副竖直安装的链传动构成，在夹持作用下

完成链传动对连续管的上下输送。链传动的平稳性

和链条链轮的磨损除了受到上下链轮共面度、链条

链轮的材料、润滑情况等因素的影响[3-4]之外，连续

管受到的井下作业载荷、链条受到的夹持作用和状

态、链条在载荷作用下的弹塑性伸长等不可避免的

工程因素也将对链传动的平稳性和链条链轮的接触

与磨损产生重大影响。当前油气井工程中常用的连

续管注入头牵引载荷在 140~900 kN之间，一次牵引

连续管管长可达到 8 000 m。精确分析连续管注入头

作业过程中链传动链条与链轮轮齿的接触状态，揭

示工程因素对链传动性能的影响是本研究的重要内

容之一。

关于一般工业链传动链条与链轮的接触，许多

学者做过大量的研究。Naji等[5]推导了链条滚子与链

轮啮合轨迹公式，并分析了不同链条节距下啮合滚

子的压力角变化。Kim 等[6-8]分别建立了不同的滚子

与链轮啮合模型。张守年等[9-10]讨论了滚子链传动的

受力，分别计算了内外链节啮入、啮出主动链轮时，

相邻链节之间拉力、滚子所受的支持力。Pedersen
等[11-12]基于滚子与链轮啮合的连续性假设，提出了两

种不同的齿廓接触建模方法，提出的模型有效地揭

示了链传动中出现的多边形效应，结果表明，标准

链轮齿廓模型优于圆齿廓模型。许立新等[13]建立了

滚子与链轮啮合冲击动力学模型，计算了啮合冲击

力幅值；采用Hertz接触理论，对齿面接触应力进行

了静态条件下的理论计算。Velicu等[14-15]建立了滚子

和链轮轮齿啮合的数学模型，并得出滚子与轮齿的

啮合位置直接受到链轮几何形状影响，以及啮合滚

子压力角依次递增的结论，但没有考虑链条链轮的

受力。Nikam等[16-17]基于有限元仿真计算了滚子与链

轮之间的接触应力。

众多研究表明，链传动中链条与链轮的啮合行

为及其影响因素比较复杂，多数基于啮合几何关系、

力学边界条件进行计算分析，较少考虑链传动个性

化结构和链条的弹塑性变形。本文结合连续管注入

头这一特殊结构的工程设备，基于几何和力学方法，

建立了注入头竖直链传动链条与链轮轮齿啮合接触

模型，采用 Matlab 算法编程求解，研究链条滚子与

链轮的啮合轨迹及受力，分析了链条伸长率、链条

紧边力、紧边链条夹角对链传动性能的影响，为连

续管注入头链传动设计研究提供参考。

1 注入头链传动结构与工作原理

注入头作为连续管作业机的核心部件，其主要

功能是实现连续管的上提和下放。注入头起下连续管

主要通过两个模块协同实现，一是夹紧液压缸驱动两

侧推板推动链条向中心位置的连续管的方向运动，将

夹紧力依次传递给链条及连接在链条上的夹持块，并

抱紧连续管；二是液压马达驱动链轮转动和链条运

动。注入头链传动结构如图 1 所示，左右主动链轮

（上链轮）相向运动，实现连续管的上下牵引。

2 链传动啮合和支反力模型

2. 1　坐标系的建立

标准链轮齿廓为三圆弧一直线 [18]，齿廓设定

为齿顶圆弧 AB、A′B′，直线段 BC、B′C′，工作圆

弧 CD、C′D′以及齿底圆弧 DD′。建立两种坐标系：

①每个轮齿都有一个以齿底圆弧 DD′圆心为坐标原

点的局部坐标系，如图2所示；②以链轮中心为坐标

原点的绝对坐标系，如图3所示。

2. 2　接触位置模型

为了方便描述滚子坐标，假定滚子 i - 1的局部

坐标系为 x'Oy'，如图 4 所示。给定链条节距、链轮

节距、滚子直径，若已知滚子 i - 1 的圆心坐标

( x'o，i - 1，y'o，i - 1 )，根据齿廓几何关系，建立非线性

图1　注入头链传动结构

Fig. 1　Injector head chain drive structure

139



第47卷

方程组并求解，得到滚子 i的圆心坐标 ( xo，i，yo，i )以
及接触位置坐标 ( xc，i，yc，i )，并依次求出与链轮啮合

的各链条滚子的圆心坐标和接触位置坐标。

为了建立非线性方程组，首先需要求出滚子 i -
1的圆心在相邻齿廓 i局部坐标系下的坐标。若滚子

i - 1 的圆心坐标为 ( x′o，i - 1，y′o，i - 1 )，坐标转换公式

分别为

xo，i - 1 = Ps cos π
z + x′o，i - 1 cos 2π

z + y′o，i - 1sin 2π
z （1）

yo，i - 1 = -Ps sin π
z - x′o，i - 1 sin 2π

z + y′o，i - 1cos 2π
z （2）

式中，Ps为链轮节距，mm；z为链轮齿数。

当滚子 i在与齿底圆弧 DD′接触时，由几何关系

可得

（xo，i - xo，i - 1）2 +（yo，i - yo，i - 1）2 = P2
c （3）

（xo，i - a1）2 +（yo，i - b1）2 =（ρ1 - R）2 （4）

xc，i = xo，i ± R cos (arctan yo，i - b1
xo，i - a1

) （5）
yc，i = b1 - ρ21 - ( xc，i - a1 )2 （6）

式中，Pc 为链条节距，mm；R 为链条滚子半径，

mm；ρ1 为齿底圆弧 DD′半径，mm；a1、b1分别为齿

底圆弧DD′在局部坐标系下的圆心横坐标和纵坐标。

当滚子 i在与圆弧CD或C′D′接触时，式（4）变为

（xo，i - a2）2 +（yo，i - b2）2 =（ρ2 - R）2 （7）
式中，a2、b2分别为齿廓圆弧 CD 或 C′D′的圆心横坐

标和纵坐标；ρ2为圆弧CD或C′D′的半径，mm。

当滚子 i 在与线段 BC 或 B′C′接触时，由几何关

系可得

（xo，i - xo，i - 1）2 +（yo，i - yo，i - 1）2 = P2
c （8）

yo，i = mxo，i + n + R m2 + 1 （9）
xc，i = xo，i + mR

m2 + 1 （10）
yc，i = mxc，i + n （11）

式中，m为齿廓线段 BC或 B′C′在局部坐标系下的斜

率；n为截距。

联立式（1）~式（11），可依次求出滚子与链轮齿

面任意位置啮合时滚子的圆心坐标以及接触位置

坐标。

2. 3　链传动啮合轮齿支反力模型

计算各滚子与链轮轮齿接触位置的前提是已知

滚子 i在局部坐标系下的圆心坐标，为了确定滚子 i
的圆心坐标，则需要考虑链条链轮的受力问题。基

于几何和力学方法，建立了注入头竖直链传动链条

与链轮轮齿啮合接触模型。采用 Matlab 软件编程联

立求解滚子接触位置、啮入角、啮出角、滚子压力

角、各链节之间拉力以及齿面支反力计算公式，此

时若给定链条紧边力，并以松边力为收敛条件，经

过反复迭代便可确定所有接触滚子的局部坐标、绝

对坐标以及受力。

2. 3. 1　绝对坐标转换

为了模拟滚子从啮入到啮出链轮的整个运动过

程，建立的注入头链传动模型并非如图 3 所示静止

不动，而是链轮可以绕其中心旋转。在此引入变量

k，控制链轮的旋转角度。将滚子的局部坐标转换

成以链轮中心为原点的绝对坐标，可方便计算滚子

的啮入角、啮出角、压力角以及受力。坐标转换公

式分别为

Xo，i = R1 cos ( - 6 + k) + xo，i sin ( - 6 + k) +
yo，icos ( - 6 + k) （12）

图2　局部坐标系

Fig. 2　Local coordinate system

图3　绝对坐标系

Fig. 3　Absolute coordinate system

图4　相邻滚子啮合关系

Fig. 4　Engaging relationship of adjacent rollers
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Yo，i = R1 sin ( - 6 + k) - xo，i cos ( - 6 + k) +
yo，i sin ( - 6 + k) （13）

Xc，i = R1 cos ( - 6 + k) + xc，i sin ( - 6 + k) +
yc，icos ( - 6 + k) （14）

Yc，i = R1 sin ( - 6 + k) - xc，i cos ( - 6 + k) +
yc，i sin ( - 6 + k) （15）

式中，Xo，i、Yo，i、Xc，i、Yc，i分别为绝对坐标下滚子的圆

心横坐标、纵坐标、接触位置的横坐标、纵坐标；R1
为链轮分度圆半径，mm；k为链轮的旋转角度。

2. 3. 2　滚子啮入啮出角以及压力角

如图3所示，右侧为链条紧边，与链轮已经啮合

的滚子从右至左依次是滚子 1、2、⋯、h。滚子 1、
滚子 2 之间的拉力连线与竖直方向之间的夹角 δ1 称
为啮入角；滚子 h-1、滚子 h 之间的拉力与竖直方

向之间的夹角 δh 称为啮出角。啮入、啮出角计算公

式分别为

δ1 = |

|

|
||
| arctan Xo，1 - Xo，2

Yo，1 - Yo，2

|

|

|
||
|

（16）
δh = arctan Xo，h - 1 - Xo，h

Yo，h - 1 - Yo，h
（17）

式中，Xo，1、Yo，1分别为啮入滚子的圆心横坐标和纵坐

标；Xo，h、Yo，h分别为啮出滚子的圆心横坐标和纵坐

标；h为啮出滚子。

压力角为滚子 i和 i - 1之间的拉力连线与滚子 i
所受的齿面支反力之间的夹角。啮入压力角 Jo，1、啮

出压力角 Jo，h、滚子 1到滚子 h之间任一滚子 i的压力

角 Jo，i计算公式分别为

Jo，1 = arctan Xc，1 - Xo，1
Yc，1 - Yo，1

（18）
Jo，i = -cot Yo，i + 1 - Yo，i

Xo，i + 1 - Xo，i
+ cot Yc，i - Yo，i

Xc，i - Xo，i
（19）

Jo，h = |

|

|
||
| arctan Xc，h - Xo，h

Yc，h - Yo，h

|

|

|
||
|

（20）
式中，Xc，1、Yc，1分别为啮入滚子与链轮接触位置的横

坐标和纵坐标；Xc，h、Yc，h分别为啮出滚子与链轮接触

位置的横坐标和纵坐标。

2. 3. 3　链节拉力与齿面支反力

忽略链条销轴与套筒、套筒与滚子、滚子与轮齿

之间的摩擦力。由力学平衡原理可知，滚子 i受滚子

i - 1、滚子 i + 1的拉力以及齿面支反力作用，滚子

处于平衡状态。各链节之间拉力S的计算公式分别为

S1 = F sin α cos δ1 + cos α sin δ1cos Jo，1 sin δ1 + sin Jo，1 cos δ1
（21）

Si = Si - 1sin（Jo，i - 1）
sin（2π z + Jo，i - 1）

（22）

Sh = Sh - 1
cos Jo，h sin δh + sin Jo，h cos δhcos β sin δh + sin β cos δh

（23）
式中，F为链条紧边力，N；α为链条紧边与竖直方

向的夹角；β为链条松边与竖直方向的夹角。

各齿面支反力N的计算公式分别为

N1 = F
cos α sin Jo，1 - sin α cos Jo，1sin δ1 cos Jo，1 + cos δ1 sin Jo，1

（24）
Ni = Sisin（2π/z）

sin Jo，i - 1
（25）

Nh = Sh

sin Jo，h cos β - sin β cos Jo，hsin δh cos Jo，h + cos δh sin Jo，h
（26）

若齿面支反力与竖直方向夹角为λ，则各齿面支

反力在竖直方向上分力 Ns以及在水平方向上分力 Np

计算公式分别为

Ns，i = Ni cos (arctan Xc，i - Xo，i

|Yc，i - Yo，i|
) （27）

Np，i = Ni sin (arctan Xc，i - Xo，i

|Yc，i - Yo，i|
) （28）

2. 3. 4　计算流程图

链传动啮合轨迹及齿面支反力计算流程如图5所

示，Δ为计算允许误差。

3 影响因素分析

本文以某实际注入头为例，其最大提升力为

450 kN，张紧油缸作用力共为 38 kN，所用链条链轮

图5　计算流程图

Fig. 5　Calculation flow chart
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主要参数如表1所示。讨论链条节距、链条紧边力以

及链条紧边夹角对滚子与链轮接触位置、齿面支反

力的影响。
表1　链条链轮主要参数

Tab. 1　　Main parameters of chains and sprockets

链轮齿数 z

15
链轮节距/mm

63. 5
链条节距/mm

63. 5
滚子直径/mm

19. 84
3. 1　链条伸长率的影响

链轮齿数 z=15，则一个齿的角度为 24°，只要找

到滚子的啮入位置并旋转链轮 24°，即可模拟滚子从

啮入到啮出链轮时，滚子圆心坐标、接触位置坐标、

压力角、链节拉力以及齿面支反力的变化。

3. 1. 1　链条链轮等节距

施加链条紧边力 122 kN，松边力 9. 5 kN，α =
β = 0°。当链轮旋转 6°，即 k=6°，Δ=0. 005时，Mat⁃
lab编程计算输出结果分别如表2、表3所示，其坐标

为局部坐标。
表2　等节距时接触位置及链节拉力

Tab. 2　　Contact position and chain link tension with equal pitch

序号

滚子1
滚子2
滚子3
滚子4
滚子5
滚子6
滚子7
滚子8
滚子9

接触点横坐

标/mm
15. 644 4
15. 635 2
15. 619 2
15. 591 8
15. 544 8
10. 282 9

2. 421 8
-5. 858 0

-13. 124 9

接触点纵坐

标/mm
-12. 443 5
-12. 455 0
-12. 474 8
-12. 508 8
-12. 567 1
-17. 141 5
-19. 841 9
-19. 111 6
-15. 076 6

压力角/（°）
38. 81
26. 76
26. 80
26. 86
26. 96
40. 04
71. 04
95. 04

119. 04

链节拉力/
N

98 738
57 402
33 395
19 453
11 355
8 787
8 343
9 505
9 505

表3　等节距时齿面支反力

Tab. 3　　Reaction force of the tooth surface with equal pitch

序号

滚子1
滚子2
滚子3
滚子4
滚子5
滚子6
滚子7
滚子8
滚子9
合计

N/N
32 592
51 852
30 129
17 513
10 186
4 884
3 588
3 881

0

λ/（°）
38. 81
14. 82

9. 15
33. 10
57. 02
60. 96
60. 95
60. 96
60. 96

Ns/N
25 398
50 127
29 746
14 671
5 545
2 371
1 742
1 884

0
131 484

Np/N
20 425
13 265
-4 791
-9 564
-8 545
-4 270
-3 137
-3 393

0
-10

根据力学平衡原理，齿面支反力在竖直方向上

分力的合力应等于紧边力与松边力之和，齿面支反

力在水平方向上的合力应为 0。由表 3 可知，链轮

齿面支反力在竖直方向上分力的合力为 131 484 N，

与施加的边界条件 131 500 N 相差 16 N，相对误差

为 0. 000 12。齿面支反力在水平方向上分力的合力

为-10 N。

链轮每旋转 1°，用 Matlab 计算出一组数据，旋

转 24°后对数据插值共 30 000多组数据。为了更直观

地看出支反力在齿面上随滚子接触位置的变化，将

齿廓展开成平面，以DD′中点为展开后坐标的原点，

齿面支反力随滚子与链轮接触位置的变化曲线如图 6
所示，齿面支反力随链轮旋转角度的变化曲线如图 7
所示。

由图6可知，链条节距与滚子节距相等时，滚子

的啮入位置在 17. 97 mm 处，啮出位置在-14. 32 mm
处，滚子不与直线段齿廓接触。D′处齿面支反力最

大，表明齿面最大支反力处于齿底圆弧和工作圆弧

的交线处。

由图7可知，链条节距与滚子节距相等时，自滚

子开始与链轮啮合，齿面支反力由0增至最大64 kN，

随后逐渐减小，第8齿处略微增大。

由表 2可知，链条节距与滚子节距相等时，前 5
个滚子与链轮轮齿的接触位置非常接近且均在齿廓

右端。滚子压力角自第2个齿至第9个齿依次增加。

在链轮旋转 2π/z 的过程中，当出现 S1 接近

图6　齿面支反力随滚子接触位置的变化

Fig. 6　Variation of reaction force with roller contact position

图7　齿面支反力随链轮旋转角度的变化

Fig. 7　Variation of reaction force with the rotation angle of the sprocket
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122 kN，同时 Sh接近 9. 5 kN，此时可以定义滚子 1所

处的位置为啮入位置；当出现Nh接近 0，同时 Sh接近

9. 5 kN时，可以定义滚子 h所处的位置为啮出位置。

依据表2和表3不能找到啮入齿，啮出齿为第9齿。

3. 1. 2　链条伸长率

链条工作一段时间后，会因套筒之间的间隙、

铰链之间的磨损以及链条在较大载荷作用下都可能

产生一定的伸长量。不影响正常工作的最大允许链

条伸长率为 3%。这里计算讨论链条伸长率分别为

1%、2%、3% 时，对链条滚子接触位置及轮齿受力

的影响，如图6和图7所示。

由图6可知，随着链条伸长率的增加，滚子的啮

入位置、啮出位置、最大支反力位置均会背向轮齿

的齿底方向移动，接触点位置升高，但都没有超过C
点和 C′点，且承受较大载荷的齿面区域、齿面最大

支反力增大。

由图7可知，随着链条伸长率的增加，滚子开始

与链轮啮合后，齿面支反力由0增至最大，随着链轮

继续旋转，齿面支反力逐渐减小，在第8齿，齿面支

反力略微增大。

以链条伸长率 3% 为例，当 α = β = 0°，k=0°，
Δ=0. 005 时，Matlab 编程计算输出结果如表 4、表 5
所示，其坐标为局部坐标。

表4　链条伸长3%时接触位置及链节拉力

Tab. 4　　Contact position and chain link tension with chain pitch 

elongated 3%

序号

滚子1
滚子2
滚子3
滚子4
滚子5
滚子6
滚子7
滚子8
滚子9

接触点横

坐标/mm
20. 748 8
20. 667 5
20. 477 1
20. 044 5
19. 117 3
17. 301 5

-16. 117 4
-18. 465 9
-19. 723 0

接触点纵

坐标/mm
-4. 791 6
-4. 940 0
-5. 283 3
-6. 041 5
-7. 573 3

-10. 267 6
-11. 846 5
-8. 582 4
-6. 586 3

压力角/（°）
34. 60
15. 66
16. 23
17. 49
20. 03
24. 55

130. 73
133. 20
136. 89

链节拉力/N
108 971
46 103
19 957
9 054
4 463
2 474
4 393
8 264
9 512

由表 4 可知，链条伸长率为 3% 时，前 4 个滚子

的接触位置较为接近且在齿廓右端；第 7至第 9滚子

的接触位置从齿底廓右端移动至左端；滚子压力角

自第2个齿至第9个齿依次增加。

由表 5 可知，齿面支反力在竖直方向上分力的

合力为 131 562 N，与施加的边界条件 131 500 N 相

差 62 N，相对误差为 0. 000 47。齿面支反力在水平

方向上的合力为34 N。
表5　链条伸长3%时齿面支反力

Tab. 5　　Reaction force of the tooth surface with chain 

pitch elongated 3%

序号

滚子1
滚子2
滚子3
滚子4
滚子5
滚子6
滚子7
滚子8
滚子9
合计

N/N
16 309
69 433
29 030
12 252
5 298
2 421
2 358
4 612
1 632

λ/（°）
33. 60
10. 79
11. 77
35. 80
57. 82
78. 22

4. 03
15. 50
36. 89

Ns/N
13 584
68 205
28 420
9 937
2 821
494

2 352
4 444
1 305

131 562

Np/N
9 025

12 998
-5 922
-7 167
-4 484
-2 370

166
-1 232
-980

34
3. 2　链条紧边力的影响

保持链条松边力 9. 5 kN、α = β = 0°不变，依次

增大链条紧边力，模拟注入头链传动工作时牵引力

的变化。不同紧边力作用时，齿面支反力随滚子接

触位置变化如图 8所示，图 9所示为齿面最大支反力

的局部放大图。

由图 8、图 9可知，松边力不变，增大链条紧边

力对滚子的啮入位置影响不大，滚子啮出位置随着

图9　齿面支反力局部放大图

Fig. 9　Partial enlarged view of the reaction force

图8　齿面支反力随紧边力的变化

Fig. 8　Variation of reaction force with tension force
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紧边力的增加向齿底靠近；随着紧边力的增加，啮

入位置最大支反力增大，啮出位置支反力减小。值

得注意的是，紧边力接近松边力时，啮出支反力存

在陡然增加的现象。

3. 3　链条紧边夹角的影响

注入头工作时，链条夹紧连续管的同时也会引

起链条紧边啮入链轮时与竖直方向存在一定的夹角。

为了更加精确地揭示注入头链传动性能，这里分别

计算当施加紧边力 122 kN、松边力 9. 5 kN、β=0°，α

分别为 0°、10°、20°以及 30°等 4种情况时，链条紧

边夹角对链条滚子接触位置及轮齿受力的影响，分

别如图10、图11所示。

由图 10、图 11可知，增大 α对链条滚子啮入位

置、最大齿面支反力位置、齿面支反力大小影响不

大，滚子的啮出位置随着 α 的增大向齿底靠近；增

大 α 对参与啮合的滚子数量会有影响，由夹角 0°时
的9齿啮合，变为夹角30°时的8齿啮合。

4 验证

4. 1　实验验证

该注入头工作一段时间后，链轮轮齿表面形貌

如图 12所示，分为齿面光亮区和非光亮区，光亮区

在齿底圆弧段和工作圆弧段，非光亮区在齿顶圆弧

段。齿面光亮区是由于滚子与轮齿接触磨损造成的，

由此可以验证滚子和轮齿的接触区域在齿底圆弧段

和工作圆弧段，滚子不与齿顶圆弧接触。

4. 2　仿真验证

注入头链传动系统尺寸较大、零件较多、接触

较多，为节省计算资源，将链传动模型简化后导入

Ansys，如图13所示。

施加链条紧边力 122 kN、松边力 9. 5 kN，链轮

施加位移约束，仅可绕轴旋转。网格整体采用四面

体划分，尺寸为 5 mm，滚子和齿面接触区域网格尺

寸为3 mm。

在“Analysis Setting”中打开“Nodal Forces”、

“Contact Miscellaneous”， 在 “Solution” 中 插 入

“Force Reaction”。跟踪其中一个滚子，当其啮入至

啮出后，Ansys齿面支反力输出结果如图14所示。

由图 14 可知，Ansys 齿面支反力输出结果与建

立的链条、链轮轮齿啮合接触力学模型的计算输出

结果较为吻合，进一步验证了模型的准确性。

图11　不同α时齿面支反力随链轮旋转角度的变化

Fig. 11　Variation of reaction force with sprocket rotation 
angle at different α

图10　不同α时啮合齿面支反力分布

Fig. 10　Distribution of reaction force with different α

图12　链轮轮齿表面形貌

Fig. 12　Surface appearance of sprocket teeth

图13　注入头链传动简化模型

Fig. 13　Simplified model of injector head chain drive
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5 结论

（1）基于几何和力学方法，以链传动的紧边力、

松边力为边界条件，推导了注入头链条滚子接触位

置、啮入角、啮出角、压力角、相邻链节拉力和齿

面支反力的计算公式，在标准轮齿齿廓下建立了链

条与链轮轮齿啮合接触的力学模型，计算结果满足

链传动系统力学平衡条件，并用实验和Ansys仿真验

证了模型的准确性。

（2）链条伸长率、链条紧边力和链条紧边夹角

对连续管注入头链传动性能都有一定的影响。其中，

链条伸长率影响最显著。因此推断，连续管注入头

工作载荷和链传动设计对链传动性能有较大的影响。

但是，本文连续管注入头链传动中链条与链轮轮齿

的啮合都处在齿底圆弧段和工作圆弧段，设计合理。
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图14　Ansys齿面支反力输出结果

Fig. 14　Tooth surface force reaction of Ansys
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