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第一章　 绪　 　 论

人类在长期的生活和生产实践中， 为了提高劳动生产率和减轻人的体力劳动以及其他各

种需要， 发明创造了各种各样的机器。 使用机器进行生产的水平是衡量一个国家技术水平和

现代化程度的重要标志。

一、 我国机械发展简史

我国是世界上机械发展最早的国家之一。 我国机械发展史也经历了一个漫长的过程， 期

间有辉煌的成就， 也有曲折的历程。 在开始本课程学习之前， 让我们先简单了解一下我国机

械发展的历史。
1. 利用简单工具进行生产

在早期 （石器时代———时间上相当于原始社会）， 人们使用的机械主要是简单工具， 从

粗制工具到精制工具， 主要用于从事农业、 渔猎、 纺织和建筑等生产劳动。 在 40 万 ～50 万

年前， 我国就已出现了加工粗糙的刮削器、 砍砸器和三棱形尖状器等原始工具； 在 28000 年

前出现了弓箭， 这是机械方面最早的一项发明； 农具出现在公元前 6000 ～前 5000 年， 除石

斧、 石刀外， 还有石锄、 石铲、 石镰、 蚌镰、 骨镰。 石斧和石刀上已有用硬质砂子磨削而成

的孔。
在这一时期， 人们已经能够在生产中利用杠杆、 尖劈、 弹性、 热胀冷缩等原理， 为较为

复杂的古代机械的出现创造了条件。
2. 古代机械时期的辉煌

随着原始织机 （公元前 5000 ～ 前 4000 年） 和制陶转轮 （公元前 3000 年） 的出现。
人们已经从应用简单工具发展到利用几个零件组合的简单机械了。 古车的出现并得到广

泛应用成为进入古代机械时期的开始， 接着一批古代机械相继出现。 尤其在战国时期，
奴隶制度崩溃， 封建制度在一些诸侯国相继建立， 出现了百家争鸣的学术气氛， 科学技

术和机械迅速发展。 兵器从先前的弓箭发展到攻守器械和战车； 春秋时期铁器和生铁冶

铸技术开始出现； 加速了由铜器向铁器时代的过渡； 战国时期又有了叠铸和锚链铸造等

工艺； 当时出现的 《考工记》 总结了多种手工业的生产经验， 是科学技术史上有重大价

值的专著。
东汉时期出现了水力鼓风设备———水排， 由水轮、 带传动、 杆传动和鼓风器组成 （已

经具备了现代机器原动机、 传动部分、 工作机三个组成部分）。 在这一时期， 我国古代机械

保持着一个高的水平和发展速度， 到宋、 元时期， 达到了一个高潮。
这一时期我国出现了一批杰出的科技人才， 如张衡、 马均、 祖冲之、 燕肃等。 同时， 我

国古代机械的种类多， 水平高， 价值大， 领先世界。 其中如兵器、 冶金、 陶瓷、 造纸、 印刷

等技术还传到国外， 对世界文明的发展有较大影响。
3. 低谷与觉醒

到了明代， 由于封建集权统治进一步加强， 限制了资本主义萌芽的发展， 也阻碍了科学
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技术的前进。 直到 1840 年的几百年间， 在机械领域内， 我国除了在兵器和造船方面有较为

可观的进展外， 其他方面几乎没有出现过价值重大的发明。 值得一提的是宋应星所著的

《天工开物》 总结了我国长期以来的生产经验， 成为一本机械的百科全书。
而在西方一些国家， 科学技术有了迅速发展， 并出现了哥白尼、 伽利略、 牛顿等一批杰

出的科学家。 18 世纪末到 19 世纪， 英、 美、 法、 俄等国先后进行了产业革命和技术革命，
极大地推动了机械的进一步发展， 当时， 西方机械科学技术水平明显超过我国。 然而由于统

治集团采取错误方针， 进入我国的西方科学技术除在数学和天文方面有一定影响外， 传播范

围很小。 尤其是从清朝雍正到道光的 100 多年里， 更采取闭关自守政策， 几乎断绝了西方科

学技术的传入， 使得我国机械与西方的差距越来越大。
1840 年鸦片战争， 打破了清朝闭关自守政策的堡垒， 清政权中出现了洋务派， 兴起了

洋务运动； 西方发达国家对我国的侵略和掠夺惊醒了国人。 19 世纪末， 我国派出不少留学

生到发达国家学习科学技术， 逐渐出现了一批民族资产阶级创办的机械工厂， 我国机械与世

界机械的关系又开始密切了。
4. 奋起直追

1949 年新中国的诞生， 使我国机械也得到了新生。 当时， 世界科学技术有很大发展，
特别是电子、 原子能和计算技术的兴起， 促进了机械的革新。 我国在中国共产党的领导下，
建立起独立自主的体系和布局， 迅速摆脱了帝国主义的控制和对帝国主义的依赖， 很快就能

生产自己的机床、 机车、 汽车、 轮船、 飞机等， 这一时期的发展速度超过了历史上的任何时

期。 虽然由于各种复杂原因， 我国机械工业和科学技术的发展并非一帆风顺， 但在国人的不

懈努力下， 我国机械科学技术水平与发达工业国家的差距在迅速缩小。

二、 机器及其组成部分

人类在长期的生产、 生活中， 发明创造了各种各样的机器。 日常生活中的缝纫机、 洗衣

机， 生产中的起重机、 运输机和各种机床， 军事装备中的飞机、 军舰等都是机器。 但对于机

器及其组成， 怎样设计机器， 如何使用维护机器， 以及提高机器的性能却知之甚少。 为了进

一步了解和学习、 掌握机械设计的基本知识、 基本理论和基本方法， 首先分析两台机器

实例。
如图 1⁃1 所示的单缸内燃机， 它由活塞 1、 连杆 2、 曲柄 3、 气缸体 4、 齿轮 5 与 6、 凸轮

7、 推杆 8 以及排气阀 9 和进气阀 10 组成。 燃气的热能推动着活塞， 通过连杆转换为曲柄的

转动， 代替人们的劳动做功； 再经过相互啮合的齿轮带动凸轮不断地交替打开和关闭进气阀

和排气阀， 实现输入燃气阀和排出废气的工作。 经过四冲程把燃气能转化为曲柄轴输出的机

械能。
图 1⁃2 所示为颚式破碎机的结构简图， 其主体结构由电动机 1、 带轮 2 与 4、 传动带 3、

偏心轴 5、 动颚板 6、 肘板 7、 定颚板 8 等构件以及转动副连接组合而成。 电动机的转动经带

传动带动偏心轴转动， 从而使动颚板做平面运动， 与定颚板一起实现破碎物料的功能。
由上述实例可知， 一部完整的机器最基本的组成部分包括：
1. 原动机

机器的动力可采用电力、 热力、 人力、 风力、 压缩空气等。 其中利用电力和热力的原动

机 （内燃机、 电动机） 使用最广。
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图 1⁃1　 单缸内燃机

1—活塞　 2—连杆　 3—曲柄　 4—气缸体　 5、 6—齿轮

7—凸轮　 8—推杆　 9—排气阀　 10—进气阀

图 1⁃2　 颚式破碎机的结构简图

1—电动机　 2、 4—带轮　 3—传动带　 5—偏

心轴　 6—动颚板　 7—肘板　 8—定颚板

2. 执行部分

它是直接完成机器预定功能的部分， 也称为工作部分， 如仪表的指针、 机床的刀架等。
3. 传动部分

它是将原动机的运动和动力传给工作部分的中间环节， 可以在传递运动中改变运动速

度、 转换运动形式等， 以满足执行部分的各种要求。
执行部分和传动部分由各种机构组成， 是机器的主体。 随着机械自动化程度的提高， 现

代机器还包括控制部分 （控制机器的其他基本部分， 实现或终止各种预定的功能， 又称为

操纵部分） 和辅助系统 （照明、 润滑） 等。
由实例不难知道机器具有以下共同特征：
1） 机器是人为的一种实体组合。
2） 各实体之间具有确定的相对运动。
3） 机器工作时， 可做功、 转换机械能或实现信息传输。
凡具备以上三个特征的称为机器， 如内燃机 （图 1⁃1）、 颚式破碎机 （图 1⁃2） 等。 若仅

具有前两个特征的称为机构， 如内燃机实例中的齿轮机构、 连杆机构、 凸轮机构等。 而从运

动观点出发， 机构与机器并无区别， 所以通常把机构和机器统称为机械。
组成机械的相对运动单元， 称为构件。 构件可以是单一的零件， 也可以是零件组成的刚

性结构。 其区别在于： 构件是运动的单元， 而零件则是制造的单元。 如图 1⁃3 所示的内燃机

连杆机构中的连杆， 它是一个运动整体， 是一个构件。 但为了便于制造和安装， 设计由连杆

体 2、 轴套 1、 连杆盖 6、 轴瓦 5、 螺栓 4、 螺母 3 等多个零件组成。
机械零件是机械的基本组成要素。 概括地说， 机械零件有两类： 一类是机械中普遍使用

的零件， 称为通用零件， 如螺钉、 齿轮、 轴承、 弹簧等； 另一类是在某一类型机械中使用的
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图 1⁃3　 连杆的组成

1—轴套　 2—连杆体

3—螺母　 4—螺栓

5—轴瓦　 6—连杆盖

零件， 称为专用零件， 如活塞、 飞轮、 螺旋桨等。 此外， 将一组协同

工作的零件所组成的独立制造或独立装配的组合体称为部件， 如化油

器、 液压泵、 减速器、 离合器等。

三、 本课程的内容、 性质和任务

1. 本课程的内容

本课程的主要内容是研究机械中常用机构和通用零件的工作原

理、 结构特点、 基本的设计理论和计算方法。
研究的具体内容主要有：
1） 从运动学观点出发， 重点分析各种常用机构的结构、 工作特

点、 运动和动力特性及其关系和设计计算方法。
2） 从机械零件工作能力 （强度、 刚度、 寿命、 耐磨性等） 出发，

研究通用机械零件及部件的设计计算方法。
2. 本课程的性质和任务

本课程将综合运用 “机械制图” “工程力学” “金属工艺学”
“互换性技术” 等课程中所学过的知识， 来解决各种常用机构和通用

零件中的一些共性问题。 它是基础课和专业课之间的纽带， 是培养学生具有一定机械设计能

力的技术基础课程。
本课程有以下任务：
1） 逐步培养学生形成以人为本、 以质量为本的设计思想。
2） 掌握常用机构的结构、 运动特性和机械动力学的基本知识， 并初步具有分析、 设计

基本机构和确定机械运动方案的能力。
3） 掌握通用机械零件的工作原理、 特点、 维护、 选用原则和设计计算的基本知识， 并

具有设计机械传动装置和简单机械的能力。
4） 初步具有正确使用、 维护一般机械和分析、 处理常见机械故障的能力。

四、 机械设计的基本要求和内容

1. 机械设计的基本要求

机械设计是指规划和设计实现预定功能的新机械或改进原有机械的性能。 随着科学技术

的进步， 人们不断地应用新材料、 新工艺、 新技术等最新科技成果， 改进现有产品和设计新

产品以满足市场需求， 推动科技和社会进步。 不同类型的机械产品， 其工作条件、 用途、 功

能、 结构形式、 零件材料的选用， 各不相同， 但设计时 （除特殊性能外） 所应遵循的基本

规则和满足的基本要求， 则往往是相同的。 主要有以下几方面：
（1） 保证实现预定功能　 所谓功能是指被设计机器的功用和性能， 一般机器的预定功

能要求包括运动性能、 动力性能、 基本技术指标及外形是否美观等方面。 实现预定功能是设

计机器的基本出发点， 为此， 必须熟悉各种常用机构的工作原理， 正确选择机构类型和机械

传动方案。
（2） 工作安全可靠　 任何一台机器在正常使用条件下都应有一定的寿命， 在使用寿命

内安全可靠工作是机器正常工作的必要条件。 安全包括机器的安全和操作者的安全两个方
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面。 因此， 设计机器时就必须保证在预期的使用寿命内安全可靠工作。 为此， 要对组成机器

的所有零件 （标准件除外） 进行结构设计， 并对各主要零件的工作能力进行必要计算， 即

进行机械零件设计。
（3） 工艺性要求　 机器的总体方案和各部分结构设计在保证实现预定功能的前提下，

应尽可能地简单、 实用； 零件的选材及热处理方式要切实、 合理； 毛坯制造、 机械加工、 装

配以及维修的工艺性要好。
（4） 经济性要求　 技术经济的合理性是一个综合性指标， 它与机器的设计、 制造和使

用等方面有关。 为提高产品的竞争性， 所设计的机械应在满足功能要求的前提下充分考虑经

济性， 力求使产品具有必要的功能和最低的成本， 以获得最佳经济效果。
（5） 环保要求　 机械工作过程中的噪声、 废气、 污水、 粉尘等污染因素均需满足国家

和地方的标准要求。
除此之外， 为了产品具有良好的市场竞争力， 设计中仍需要考虑操作方便、 造型美观等要求。
2. 机械设计的主要内容

明确设计要求之后， 机械设计的内容大致可归纳为三个阶段。
（1） 总体设计阶段　 总体设计要求根据工作原理， 从简单、 实用、 经济、 美观等原则

出发， 设计出能实现预期功能的机械装置。 通过对各种传动方案做分析比较， 确定机械的总

体布置， 明确机械各部分之间的运动和动力关系， 绘制机构运动简图。 因此， 总体设计是图

样设计的第一阶段， 即从工作原理到运动简图。
（2） 结构设计阶段　 考虑和决定机械各部件的相对位置及连接方法， 主要零件的具体

形状、 尺寸、 材料、 制造、 安装、 配合、 运动关系等， 将运动简图转变成具体的装配图或结

构图， 初步确定机械的总体尺寸， 各零部件相对位置、 配合等关系。 这就是图样设计的第二

阶段， 即从运动简图到装配图。
（3） 零件设计阶段 　 零件设计要求从机械总体出发， 综合考虑各零件的强度、 刚度、

寿命等工作能力和工艺性， 确定机械零件的结构形状和结构尺寸， 提出合理的技术要求， 由

装配图绘制出各个零件工作图。 零件图反映了零件的全部尺寸、 加工要求等， 是零件制造的

依据。 从装配图到零件图的设计阶段， 称为零件设计阶段。
在上述三个设计阶段中， 除了机构运动简图、 总装图 （含部件装配图）、 零件图外， 还

要有相关的辅助系统的设计以及图样、 设计计算说明书、 使用说明书等。
当然， 上述设计阶段与内容都是相互关联、 相互影响、 相互交叉反复进行的。 机械的创

新设计和改造， 都存在各种矛盾， 很多时候， 机械设计的一些基本要求之间是相互制约的，
如要获得高品质， 价格可能就会较高。 这就需要通过分析、 比较、 计算， 综合考虑， 合理地

处理矛盾， 以确保良好的设计质量。

五、 机械零件设计的要求与步骤

1. 机械零件设计的要求

机械零件的设计， 即确定零件的结构形状与尺寸； 一是要保证零件在机器中的功能， 零

件必须具有一定的工作能力， 如强度、 刚度、 耐磨性、 稳定性或寿命等； 二是要从设计到制

造考虑经济性， 如优化设计零件结构及其加工工艺、 装配工艺， 合理选择零件的材料， 尽量

选择标准零件等。
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2. 机械零件设计的一般过程

机械零件种类很多， 工作情况与场合各不相同， 具体设计步骤也不完全相同， 大致过程

可归纳为：
（1） 选择零件的结构类型　 不同结构形式和类型的零件在机械中可以实现同样的功能。

在进行设计时要根据具体情况优选零件的结构类型。
（2） 确定零件的载荷　 根据零件在机器中的工作情况， 建立零件的受力力学模型。
（3） 选择零件的材料 　 根据零件工作环境和零件受力情况， 合理选择材料及热处理

方法。
（4） 确定计算原则　 根据零件的工作情况， 进行失效形式分析， 确定零件的设计计算

准则。
（5） 工作能力计算　 根据设计计算准则， 对零件进行工作能力的计算或验算， 确定零

件的主要几何尺寸和参数。
（6） 结构设计　 根据工作能力计算以及工艺性、 经济性要求， 确定零件的整体形状和

尺寸。
（7） 绘制零件工作图　 用图样表达以上设计结果， 使之成为零件加工的技术文件。
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第二章　 平面机构的运动简图及自由度计算

如前所述， 机构是具有确定相对运动的构件组合。 显然， 任意拼凑起来的构件组合不一

定能产生运动， 即使运动也不一定具有确定的相对运动。 因此， 研究机构具有确定运动的条

件， 这对于设计机构是非常重要的。 研究机构具有确定运动的条件是本章主要研究内容之

一； 此外， 由于实际构件的结构往往比较复杂， 为了便于分析和研究机构的运动， 往往需要

用简单的线条和符号绘制机构的运动简图来表示机构的运动状况。 如何绘制机构运动简图也

将在本章中介绍。
各构件的相对运动均在同一平面内或在相互平行的平面内的机构， 称为平面机构

（planar mechanism）； 否则称为空间机构 （spatial mechanism）。 本章只讨论工程中常见的平

面机构。

第一节　 运动副及其分类

一、 运动副的概念

从运动的观点看， 任何机构都是由若干个构件组合而成的。 当构件组成机构时， 需

要以一定的方式把各个构件彼此连接起来。 每个构件至少必须与另一构件相连接。 这种

连接既要两个构件直接接触， 又要两构件能产生一定的相对运动。 两构件直接接触而组

成的可动连接称为运动副， 而把两构件上能够参加接触而构成运动副的部分称为运动副

元素。

二、 运动副的分类

两个构件组成的运动副， 不外乎是通过点、 线或面的直接接触连接起来的。 按照接触的

特性， 一般将运动副分为低副 （lower pair） 和高副 （higher pair） 两类。
1. 低副

两构件通过面接触组成的运动副称为低副。 平面机构中的低副有转动副和移动副

两种。
（1） 转动副　 若组成运动副的两构件只能在一个平面内相对转动， 这种运动副称为转

动副， 又称为铰链， 如图 2⁃1 所示。
（2） 移动副　 若组成运动副的两构件只能沿某一轴线相对移动， 这种运动副称为移动

副， 如图 2⁃2 所示。
2. 高副

两构件通过点或线接触组成的运动副称为高副。 图 2⁃3 a 中的凸轮与从动件 （ driven
link）、 图 2⁃3b 中的齿轮 1 与齿轮 2、 图 2⁃3c 中的车轮与钢轨分别在接触点 A 组成高副。 组
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图 2⁃1　 转动副 图 2⁃2　 移动副

成平面高副的两构件间的相对运动是沿接触点切线 t⁃t 方向的相对移动和在平面内的相对

转动。
由于高副为点、 线接触， 所以与低副相比， 在同样载荷下， 单位面积的压强较高， 并且

高副比低副易磨损。

图 2⁃3　 高副

除了上述平面运动副之外， 机械中还经常见到如图 2⁃4 所示的螺旋副和图 2⁃5 所示的球

面副。 这些运动副中两构件间的相对运动是空间运动， 故属于空间运动副。 空间运动副不在

本章讨论的范围之内。

图 2⁃4　 螺旋副 图 2⁃5　 球面副
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第二节　 平面机构运动简图

一、 运动副 （kinematic pair） 及构件 （link） 的表示方法

1. 低副

（1） 转动副 　 图 2⁃6a、 b、 c 是两个构件组成转动副的表示方法。 用圆圈表示转动副，
其圆心代表相对转动轴线。 若组成转动副的两构件都是活动件， 则用图 2⁃6a 表示。 若其中

有一个为机架， 则在代表机架的构件上加阴影线， 如图 2⁃6b、 c 所示。
（2） 移动副　 两构件组成移动副的表示方法如图 2⁃6d、 e、 f 所示， 移动副的导路必须

与相对移动方向一致。 同前所述， 图中画阴影的构件表示机架。

图 2⁃6　 平面低副的表示方法

图 2⁃7　 平面高

副的表示方法

2. 平面高副

两构件组成平面高副时， 其运动简图中应画出两构件接触处的

曲线轮廓， 对于凸轮、 滚子， 要画出其全部轮廓； 对于齿轮， 常用

点画线画出其节圆， 如图 2⁃7 所示。
3. 构件

图 2⁃8 所示为构件的表示方法。 图 2⁃8a 表示参与组成两个转动

副的构件。 图 2⁃8b 表示参与组成一个转动副和一个移动副的构件。
在一般情况下， 参与组成三个转动副的构件， 可用三角形表示。 为

了表明三角形是一个刚性整体， 常在三角形内加剖面线或在三角形

上涂以焊缝的标记， 如图 2⁃8c 所示。 如果三个转动副中心在一条直

线上， 则可用图 2⁃8d 表示。 超过三个运动副的构件的表示方法可以此类推。 其他常用机构

的表示方法可参看 GB / T 4460—2013 《机械制图　 机构运动简图用图形符号》， 见表 2⁃1。
机构中的构件按其运动性质可分为三类：
（1） 固定构件 （fixed link） （机架） 　 机构 （mechanism） 中固定不动的构件称为机架。

这里的固定不动包括绝对不动和相对不动。
1） 绝对不动。 一般情况下， 机械安装在地面上， 那么机架相对于地面是固定不动的。
2） 相对不动。 如果机械是安装在运动的物体上， 那么机架相对于该运动物体是固定不

动的， 但相对于地面有可能运动。 例如， 内燃机中气缸体就是固定构件， 它用以支承活塞和

曲轴等， 它虽然跟随汽车运动， 但在研究发动机的运动时， 仍把气缸当作固定构件。 研究机

构中活动构件 （active link） 的运动时， 常以固定构件作为参考坐标系。
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图 2⁃8　 构件的表示方法

表 2⁃1　 常用机构运动简图符号

在支架上
的电动机

齿轮齿
条传动

带传动
锥齿

轮传动

链传动
圆柱蜗
杆传动

摩擦轮传动 凸轮传动

外啮合圆
柱齿轮传动

槽轮传动

内啮合圆柱
齿轮传动

棘轮传动
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（2） 原动件 （主动件 driving link）　 机构中按给定的运动规律独立运动的构件称为原动

件， 它的运动是由外界输入的， 故又称为输入构件。 例如， 内燃机中的活塞就是原动件。
（3） 从动件　 其余活动构件称为从动件。 其中输出预期运动的从动件称为输出构件，

其他从动件则起传递运动的作用。 例如， 内燃机中的连杆和曲轴都是从动件， 由于该机构的

功用是将直线运动变换为定轴转动， 因此曲轴是输出构件， 连杆是用于传递运动的从动件。
机构实际上也可以说是由机架、 原动件、 从动件组成。

二、 平面机构运动简图的绘制

无论是对现有机械进行分析， 还是构思新的机械， 都需要用一种表示机构的简明图形。
由于机构各部分的运动， 是由其原动件的运动规律、 该机构中各运动副的类型和机构的运动

尺寸 （确定各运动副相对位置的尺寸） 来决定的， 而与构件的外形、 断面尺寸、 组成构件

的零件数目及固连方式等无关。 因此， 只要根据机构的运动尺寸， 按一定的比例尺定出各运

动副的位置， 就可以用运动副、 构件及常用机构运动简图的代表符号将机构的运动传递情况

表示出来。 这种用以表示机构运动传递情况的简化图形称为机构运动简图 （kinematic sketch
of mechanism）。 有时只是为了表明机构的结构状况， 也可以不要求严格按比例来绘制简图，
这样的运动简图， 称为机构的示意图。

绘制机构运动简图的步骤：
1） 分析机构运动情况， 认清固定件、 原动件和从动件， 确定构件数目。
2） 从原动件开始， 按运动的传递顺序， 分析各相邻构件之间相对运动的性质确定运动

副的类型和数目。
3） 选机构的运动平面为投影面。
4） 选择适当的比例， 定出各运动副的相对位置， 用构件和运动副的符号绘出机构运动

简图。
下面举例说明机构运动简图的绘制方法和一般步骤。
【例 2⁃1】 　 试绘制图 2⁃9a 所示颚式破碎机主体机构的机构运动简图。
解： 1） 颚式破碎机的带轮 5 和偏心轴 2 一起绕回转中心 A 转动时， 偏心轴 2 带动动颚

3 运动。 由于在动颚与机架 1 之间装有肘板 4， 动颚运动时不断搓挤矿石。 由此分析可知，
该机构是由机架 1、 原动件偏心轴 2、 从动件动颚 3 和肘板 4 四个构件组成的。

2） 偏心轴 2 与机架 1 组成转动副 A， 偏心轴 2 与动颚 3 组成转动副 B， 动颚 3 与肘板 4
组成转动副 C， 肘板 4 与机架 1 组成转动副 D。 整个机构共有 4 个转动副。

3） 图 2⁃9a 所示为机构运动的瞬时位置， 能够清楚地表达各构件的运动关系， 所以按此

绘制机构运动简图。
4） 选定转动副 A 的位置， 然后根据各转动副中心间的尺寸， 按选定比例尺确定转动副

B、 C 及 D 的位置。 最后用规定符号绘出机构运动简图， 如图 2⁃9b 所示。
说明：
1） 动颚 3 与偏心轴 2 是绕偏心轴的几何中心 B 相对转动， 而偏心轴 2 是以 A 为中心

回转。
2） 由于转动副 B 可绕转动副 A 回转 360°， 所以转动副 B 要选适当位置， 避免构件互相

重叠或交叉， 以保证运动简图能清晰表达出各构件之间关系。 机构运动简图表达的是机构在
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图 2⁃9　 颚式破碎机主体机构及其机构运动简图

某一位置的运动情况， 原动件位置不同， 所绘制机构运动简图形状也不同。
【例 2⁃2】 　 绘制图 2⁃10a 所示活塞泵机构运动简图。

图 2⁃10　 活塞泵及其机构运动简图

解： 活塞泵由曲柄 1、 连杆 2、 齿扇 3、 齿条活塞 4 和机架 5 五个构件组成。 曲柄 1 是原

动件， 2、 3、 4 为从动件。 当原动件 1 回转时， 活塞在气缸中往复运动。
各构件之间的连接如下： 构件 1 和 5、 2 和 1、 3 和 2、 3 和 5 之间为相对转动， 分别构

成转动副 A、 B、 C、 D。 构件 3 的轮齿与构件 4 的齿构成平面高副 E。 构件 4 与构件 5 之间

为相对移动， 构成移动副 F。
选取合适的比例， 按图 2⁃10a 所示尺寸， 用构件和运动副的规定符号画出机构运动简

图， 如图 2⁃10b 所示。
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第三节　 平面机构的自由度及其具有确定运动的条件

一、 自由度 （degree of freedom） 与约束

两构件构成运动副之后， 它们之间产生的运动与其所构成运动副的性质有关。 也就是

说， 与该运动副对两构件间的相对运动所引入的约束情况有关。 那么， 谈到约束， 有必要先

介绍一下自由度的概念。

图 2⁃11　 构件的自由度

构件做任意复杂平面运动时， 其运动可分解为三

个独立运动 （图 2⁃11）： 沿 x 轴的移动、 沿 y 轴的移动

和绕垂直于 xOy 平面内轴的转动。 将构件所具有的独

立运动参数的数目 （或确定构件位置的独立参数的数

目） 称为自由度。
至于两个平面构件间形成的运动副引入多少个约

束， 限制了构件的哪些独立运动， 则完全取决于运动

副的类型。 运动副的类型不同， 引入的约束也不同，
保留的自由度也不同。 如转动副约束了沿 x 和 y 轴线

方向移动的两个自由度， 只保留了一个在 xOy 平面内

转动的自由度； 移动副约束了沿一轴线方向 （x 或 y 轴） 移动和在 xOy 平面内转动的自由

度， 只保留了沿另一轴线方向 （y 或 x 轴） 移动的自由度； 高副则只约束了一个沿接触处公

法线 n⁃n 方向移动的自由度， 保留了绕接触处转动的自由度和沿接触处公切线 t⁃t 方向移动

的自由度。 所以， 在平面机构中， 每个低副引入两个约束， 使构件失去两个自由度； 每个高

副引入一个约束， 使构件失去一个自由度。

二、 平面机构自由度的计算公式

在平面机构中， 任意一个自由构件具有 3 个自由度。 假设一个机构有 n 个活动构件 （机
架不计在内）， 并且这 n 个构件彼此并没有通过运动副相连接， 那么这 n 个活动构件就具有

3n 个自由度。 当这 n 个活动构件彼此通过运动副相连接时， 必然要引入约束。 一个平面低

副引入 2 个约束， 高副引入 1 个约束， 那么这个机构的自由度实际上为

F= 3n-2PL-PH （2⁃1）
式中， F 为机构的自由度数； n 为机构中活动构件数； PL为机构中低副数； PH为机构

中高副数。
式 （2⁃1） 就是平面机构自由度的计算公式。 下面举例说明公式的应用。
【例 2⁃3】 　 计算图 2⁃9b 所示颚式破碎机主体机构的自由度。
解： 该机构为铰链四杆机构， 其中构件 1 为机架， 所以， 该机构的活动构件数 n= 3， 低

副个数 PL = 4， 高副个数 PH = 0。 按式 （2⁃1） 求得机构的自由度为

F= 3n-2PL-PH = 3×3 -2×4 -0= 1
【例 2⁃4】 　 图 2⁃12 所示为牛头刨床的主体机构运动简图。 该机构将齿轮 2 的回转运动转

变为滑枕 6 的移动。 试求该机构的自由度。
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图 2⁃12　 牛头刨床的

主体机构运动简图

解： 该机构的活动构件数 n = 5， 低副个数 PL = 7， 高副个

数 PH = 0。 所以该机构的自由度为

F= 3n-2PL-PH = 3×5-2×7-0= 1

三、 机构具有确定运动的条件

当机构的原动件按给定的运动规律运动时， 该机构的其余

活动构件的运动一般也都应是完全确定的。 一个机构满足什么

条件， 其运动才是确定的呢， 这里通过几个例子， 来分析

一下。
图 2⁃13a 所示为平面四杆机构， 以构件 1 作为原动件， 给

定其运动规律假设为 φ = φ（ t）， 不难看出， 此时其余活动构件

2、 3 的运动是完全确定的。 图 2⁃13b 所示为平面五杆机构， 若

也给定一个独立运动参数， 假设构件 1 的运动规律为 φ1 = φ1

（ t）， 通过分析得知构件 2、 3、 4 的运动并不确定， 那么再给定

一个构件 4 的独立运动 φ4 =φ4（ t）， 再看这个机构， 构件 2、 3 的运动是完全确定的。

图 2⁃13　 平面机构 （一）

机构具有确定运动时所必须给定的独立运动参数的数目， 就称为机构的自由度。 由于一

般机构中原动件都是与机架相连， 这样的原动件一般只能给定一个独立的运动参数。 平面四

杆机构的自由度为 1， 当有一个原动件时， 机构具有确定的运动。 平面五杆机构的自由度为

2， 当有两个原动件时， 机构才具有确定运动。 由此可以得出以下结论：
机构具有确定运动的条件是机构的原动件数等于机构的自由度。
机构的原动件的独立运动是给定的。 如果机构的原动件数不等于机构的自由度， 原动件

数<F， 机构无确定运动； 原动件数>F， 机构在薄弱环节处损坏。 机构的自由度 F≤0， 机构

无法运动。
综上所述可知， 平面机构具有确定运动的条件是： F>0， 且 F 等于机构原动件个数。

四、 计算平面机构自由度的注意事项

在计算机构自由度时， 往往会遇到按公式计算出的自由度数目与机构实际的自由度数目

不相符的情况， 如图 2⁃14 所示。
对于图 2⁃14a， 有 F= 3×4-2×4= 4； 对于图 2⁃14b， 有 F= 3×5-2×5= 5。
上述计算的结果是否正确呢？ 对于图 2⁃14a， 可以将它看成两个三角形， 显然 F = 0。 图
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图 2⁃14　 平面机构 （二）

2⁃14b 为一个三角形和一个平面四杆机构， 显然 F= 1。 按公式计算得出了错误的结果是由于

增加了一个活动构件， 但运动副数目并未改变。 实际上运动副的数目此时已发生了变化， 这

就是机构自由度计算应注意事项的第一点。

图 2⁃15　 复合铰链

1. 复合铰链 （complex hinge）
两个以上的构件在同一处用转动副相连接， 就构成了

所谓的复合铰链。
如图 2⁃15a 所示为 3 个构件在一起以转动副相连接而构

成的复合铰链。 由图 2⁃15b 可以看出， 此 3 个构件构成两个

转动副。 同理， 若有 m 个构件以复合铰链相连接， 其构成

的转动副数应等于 （m-1） 个。 现将图 2⁃14 重新计算：
图 2⁃14a： F= 3×4-2×6= 0
图 2⁃14b： F= 3×5-2×7= 1
【例 2⁃5】 　 计算图 2⁃16 所示圆盘锯主体机构的自由度。
解： 机构中有 7 个活动构件， n = 7； A、 B、 C、 D 四处都是 3 个构件汇交的复合铰链，

各有两个转动副， E、 F 处各有一个转动副， 故 PL = 10， 由式 （2⁃1） 可得

F= 3n-2PL-PH = 3×7-2×10= 1
F 与机构原动件数相等。 当原动件 8 转动时， 圆盘中心 E 将确定地沿 EE′移动。
2. 局部自由度 （localized degree of freedom）
若机构中某些构件所具有的自由度仅与其自身的局部运动有关， 并不影响其他构件的运

动， 则称这种自由度为局部自由度。 例如， 在图 2⁃17a、 b 中， 凸轮 1 都为原动件， 目的都

是实现推杆的上下移动。 比较图 2⁃17a、 b， 为了减少高副元素的磨损， 图 2⁃17b 中在凸轮 1
和从动件 2 之间安装了一个滚子 3， 图 2⁃17b 比图 2⁃17a 多出一个滚子构件， 计算其自由

度， 有

图 2⁃17a： F= 3×3-2×2-1= 1
图 2⁃17b： F= 3×3-2×3-1= 2
两图的运动情况基本相同， 且都具有确定运动， 为什么计算图 2⁃17b 的自由度会出现

F= 2 的结果呢？ 原因是图 2⁃17b 中滚子引入了局部自由度。 滚子 3 绕其自身轴线的转动并不

影响其他构件的运动， 它只是一种局部自由度。 在计算机构自由度时， 应从机构自由度的计

算公式中将其除去。 为了防止出现差错， 也可将滚子 3 与安装滚子的构件 2 固接在一起， 成

为一个构件， 如图 2⁃17c 所示。
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局部自由度常见于变滑动摩擦为滚动摩擦时添加的滚子、 轴承中的滚珠等场合。
3. 虚约束 （virtual bondage）
在机构中， 有些运动副带入的约束， 对机构的运动实际上起不到约束作用， 将这类对机

构运动实际上不起约束作用的约束称为虚约束。

图 2⁃16　 圆盘锯主体机构 图 2⁃17　 局部自由度

　 　 如图 2⁃18a 所示的平行四边形机构中， 连杆 3 做平移运动， BC 线上各点的轨迹均为圆

心在 AD 线上而半径等于 AB 的圆周， 该机构的自由度为

F= 3n-2PL-PH = 3×3-2×4= 1
如图 2⁃18b 所示， 设在连杆 3 的 BC 线上的任一点 E 处再铰接一构件 5， 而该构件的另

一端则铰接于 E 点轨迹的圆心———AD 线上的 F 点处， 构件 5 与构件 2、 4 相互平行且长度相

等。 显然这对该机构的运动并不产生任何影响。 但此时该机构的自由度却变为

F= 3n-2PL-PH = 3×4-2×6= 0

图 2⁃18　 虚约束 （一）

这是因为加入了一个构件 5， 虽然引入了 3 个自由度， 但却因增加了两个转动副而引入

4 个约束， 即多引入了一个约束。 不过， 这个约束对机构运动是不起约束作用的， 因而是一

个虚约束， 计算机构自由度时， 应将虚约束除去不计。
机构中的虚约束常发生在以下情况。
1） 两构件在多处构成运动副。 若两构件在多处接触而构成移动副， 且移动方向平行

（图 2⁃19a）； 两构件在多处接触构成转动副， 且转动轴线重合 （图 2⁃19b）； 两构件在多处接

触而构成平面高副， 且高副接触点的公法线彼此重合 （图 2⁃19c）， 则都只能算一个运动副，
其余运动副所提供的约束均为虚约束。
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2） 用双副杆 （一个构件外接两个运动副） 连接两构件上距离恒定不变的两点。 如图

2⁃18b所示， 由于 AB∥CD， 且 AB=CD， EF∥CD， 且 EF =CD， 故在机构的运动过程中， 构

件 3 上的 E 点与构件 1 上的 F 点之间的距离将始终保持不变。 此时， 若将 E、 F 两点用双副

杆 5 连接起来， 则双副杆 5 将提供一个约束， 但此约束对机构的运动并不起实际的约束作

用， 故为虚约束。

图 2⁃19　 虚约束 （二） 图 2⁃20　 虚约束 （三）

　 　 3） 机构中结构重复部分。 如图 2⁃20 所示的行星轮系， 若仅从机构运动传递的角度看，
只需要一个行星轮 2 就足够了， 此时机构自由度 F= 3×3-2×3-2= 1。 为了使机构受力均衡和

传递较大功率， 机构增加了与行星轮 2 对称布置的重复部分行星轮 2′， 但添加的行星轮 2′并
不影响机构的运动传递。 故增加的行星轮 2′和一个转动副、 两个高副， 引入了一个虚约束。

综上所述， 机构中的虚约束都是在特定的几何条件下出现的， 如果这些几何条件不满

足， 则虚约束将变成有效约束， 使机构不能运动。
虚约束可以增加机构的刚度和改善构件的受力， 实际机械中常有应用， 但机构中的虚约

束数越多， 制造精度要求越高， 制造成本也就越高。
【例 2⁃6】 　 计算图 2⁃21a 所示大筛机构的自由度。

图 2⁃21　 大筛机构

解： 机构中的滚子有一个局部自由度， 顶杆与机架在 E 和 E′组成两个导路平行的移动

副， 其中之一为虚约束， C 处是复合铰链。 现将滚子与顶杆焊成一体， 去掉移动副 E′， 并

在 C 点注明转动副数， 如图 2⁃21b 所示。 由图 2⁃21b 可得， n= 7， PL = 9 （7 个转动副和 2 个

移动副）， PH = 1， 故由式 （2⁃1） 可得

F= 3n-2PL-PH = 3×7-2×9-1= 2
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习　 　 题

2⁃1　 什么是运动副、 运动副元素、 低副、 高副？
2⁃2　 什么是机构的自由度？ 机构具有确定运动的条件是什么？ 若不满足此条件将会产生什么

后果？
2⁃3　 什么是机构运动简图？ 如何绘制机构运动简图？
2⁃4　 计算平面机构自由度时应注意哪些事项？ 通常在哪些情况下存在虚约束？
2⁃5　 试判定图 2⁃22a、 b 的构件组合体能否运动？ 若使它们成为具有确定运动的机构， 在结构上应如何

改进？

图 2⁃22　 题 2⁃5 图

2⁃6　 绘出图 2⁃23 所示机构的机构运动简图。
2⁃7　 如图 2⁃24 所示液压泵机构中， 1 为曲柄， 2 为活塞杆， 3 为缸体， 4 为机架。 试绘制该机构的运动

简图， 并计算其自由度。

图 2⁃23　 题 2⁃6 图 图 2⁃24　 题 2⁃7 图

　 　 2⁃8　 计算图 2⁃25 所示各机构的自由度 （若有复合铰链、 局部自由度或虚约束应明确指出）， 并判断机

构的运动是否确定， 图中绘有箭头的构件为原动件。
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图 2⁃25　 题 2⁃8 图
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第三章　 平面连杆机构设计

连杆机构是应用很广泛的一种机构。 特别是平面连杆机构 （planar linkage mechanism）
的应用尤为广泛。 平面连杆机构是由若干个构件通过低副连接， 各构件在相互平行的平面内

运动的一类机构， 又称为平面低副机构。 平面连杆机构的主要优点是能够实现多种运动规律

和运动轨迹的要求， 可以承受较大的载荷， 且结构简单， 制造容易， 工作可靠。 它也有缺

点， 诸如运动积累误差大， 影响传动精度， 以及由于惯性力不易平衡不适于高速传动等。 随

着生产的发展， 机械的载荷和速度不断提高， 对连杆机构也提出了越来越多、 越来越高的要

求。 因此， 必须对连杆机构进行研究和设计。
平面连杆机构广泛应用于各种机械 （动力机械、 轻工机械、 重型机械） 和仪表中， 如

活塞发动机和曲柄滑块机构 （slider-crank mechanism）、 飞机起落架机构和汽车车门的关闭

机构等。 人造卫星太阳能板的展开机构、 机械手的传动机构、 折叠伞的收放机构、 人体的假

肢机构等， 也都采用了连杆机构。
近年来， 国内外在连杆机构的研究方面都有长足的发展， 不再限于单自由度四杆机构

（four⁃bar linkage） 的研究， 也注重多自由度多杆机构的分析综合。 由于计算机技术的发展和

现代化数学工具的日益完善， 人们开发了许多通用性强、 使用方便的连杆分析和设计的智能

化 CAD 软件， 为平面连杆机构的设计和研究奠定了坚实的基础。
平面连杆机构的类型很多， 一般的多杆机构 （图 3⁃1） 可以看成是由几个四杆机构所

组成的。 平面四杆机构不仅应用广泛， 而且是多杆机构的基础。 本章从最简单的平面连

杆机构 （即平面四杆机构） 着手了解学习， 为以后进一步学习复杂的平面连杆机构打下

基础。

图 3⁃1　 多杆机构

第一节　 铰链四杆机构的类型和应用

全部由转动副连接所形成的平面四杆机构是平面四杆机构的基本型式， 又称为铰链四杆
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机构， 如图 3⁃2 所示。 在图 3⁃2 中， AD 为机架 （ fixed linkage）， AB、 CD 与机架相连， 称为

连架杆， BC 不与机架直接相连而做一般平面运动， 称为连杆 （connecting rod）。 在连架杆

中， 相对于机架做整周回转的称为曲柄 （crank）， 只能在一定范围内摆动的称为摇杆。 铰链

四杆机构根据其两连架杆运动形式的不同， 又可分为三种形式。

一、 曲柄摇杆机构 （crank⁃rocker mechanism）

在铰链四杆机构中， 若两个连架杆一个为曲柄， 一个为摇杆， 则此四杆机构称为曲柄摇

杆机构。 当以曲柄为原动件时， 可将曲柄的连续转动， 转变成摇杆的往复摆动。 此种机构应

用广泛， 图 3⁃3 所示的雷达天线俯仰机构即为此种机构。 若以摇杆为原动件， 通过摇杆的连

续摆动从而实现曲柄的连续回转， 此种机构在农用等以人力为动力的机械中应用较多， 如图

3⁃4 所示的缝纫机踏板机构。

图 3⁃2　 铰链四杆机构 图 3⁃3　 雷达天线俯仰机构 图 3⁃4　 缝纫机踏板机构

二、 双曲柄机构 （double⁃crank mechanism）

图 3⁃5　 惯性筛机构

在铰链四杆机构中， 若两个连架杆都是曲柄，
则称为双曲柄机构。 在一般形式的双曲柄机构中，
如图 3⁃5 所示惯性筛机构中的双曲柄机构 ABCD，
当主动曲柄 AB 做匀速转动时， 从动曲柄 CD 做变

速转动。
在双曲柄机构中， 若其相对两杆平行且相等，

则称为平行四边形机构 （图 3⁃6）。 它有两个显著特

征： 一个是两曲柄以相同速度同向转动； 另一个是

连杆做平动。 这两个特性在机械工程上均获得广泛应用。 如图 3⁃7 所示的机车车轮的联动机

构就是利用了第一个特性； 而图 3⁃8 所示的摄影平台升降机构和图 3⁃9 所示的播种机料斗机

构则是利用了第二个特性。
若双曲柄机构中两相对杆的长度分别相等， 但不平行 （图 3⁃10）， 则称其为逆平行 （或

反平行） 四边形机构。 当以其长边为机架时 （图 3⁃10a）， 两曲柄沿相反的方向转动， 图

3⁃11所示的车门开闭机构就是利用了这个特性， 它可使两扇车门同时敞开或关闭。 当以其短

边为机架时 （图 3⁃10b）， 其性能和一般双曲柄机构相似。
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图 3⁃6　 平行四边形机构 图 3⁃7　 机车车轮的联动机构

图 3⁃8　 摄影平台升降机构 图 3⁃9　 播种机料斗机构

图 3⁃10　 逆平行四边行机构 图 3⁃11　 车门开闭机构

三、 双摇杆机构 （double⁃rocker mechanism）

若铰链四杆机构中， 两连架杆都是摇杆， 则称为双摇杆结构。 图 3⁃12 所示的鹤式起重

机即为此结构应用实例。 一摇杆摆动， 另一摇杆随之摆动， 使悬挂重物近似水平直线运动，
避免重物平移时因不必要升降而消耗能量。 在双摇杆机构中， 若两摇杆长度相等， 则形成等

腰梯形机构。 图 3⁃13 所示汽车前轮的转向机构就是等腰梯形机构的应用实例。 车子转弯时，
与前轮轴固连的两个摇杆的摆角 β 和 δ 不等。 如果在任意位置都能使两前轮轴线的交点 P 落

在后轮轴线的延长线上， 则当整个车身绕 P 点转动时， 四个车轮都能在地面上纯滚动， 避

免轮胎因滑动而损伤。 等腰梯形机构就能近似地满足这一要求。
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图 3⁃12　 鹤式起重机 图 3⁃13　 汽车前轮的转向机构

第二节　 铰链四杆机构的基本知识

一、 曲柄存在条件 （grashoff′s law）

由前所述， 在铰链四杆机构中有的连架杆能做整周回转而成为曲柄， 有的则不能。 那么

在什么条件下， 四杆机构中才有曲柄存在呢？

图 3⁃14　 曲柄摇杆机构有曲柄的条件

如图 3⁃14 所示， 设以 a、 b、 c、 d 分别

表示各杆的长度， 且设 a<d， 则当杆 AB 绕

轴心 A 相对于机架 AD 做整周转动时， AB 杆

应能占据在整周回转中的任何位置， 包括与

机架 AD 共线的两个位置 AB1、 AB2。 由图

3⁃14可见， 当杆 AB 转至 AB1时， 各杆的长度

应满足

a+d<b+c （3⁃1）
当杆 AB 转至 AB2 时， 各杆的长度应

满足

a+c<b+d
a+b<c+d{ （3⁃2）

将式 （3⁃1） 和式 （3⁃2） 两两相加， 并考虑到杆 AB、 连杆 BC 及摇杆 CD 出现重合的极

限情况， 则得

a≤b，a≤c，a≤d （3⁃3）
由式 （3⁃1） ～式 （3⁃3） 可知， 连架杆 1 为最短杆， 且最短杆和最长杆之和不大于其他

两杆之和， 则杆 1 能做整周转动， 即为曲柄。 由于曲柄相对于机架和连杆均能做整周回转运

动， 所以机架和连杆相对于曲柄也能做整周回转运动， 因此若取最短杆为机架就有两个曲柄

存在。 即铰链四杆机构中存在曲柄的条件为： ①连架杆与机架中必有一个为最短杆； ②最短

杆与最长杆的长度之和必小于或等于其余两杆的长度之和。
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二、 平面四杆机构的极限位置与急回特性 （quick⁃return characteristics）

1. 极位夹角 （crank angle between extreme positions）
如图 3⁃15 所示为一曲柄摇杆机构， 设曲柄 AB 为原动件， 在其转动一周的过程中， 有两

次与连杆共线， 这时摇杆 CD 分别位于两极限位置 C1D 和 C2D （在平面连杆机构中， 从动件

图 3⁃15　 曲柄摇杆机构的急回特性

速度为零且速度方向相反的位置称为机构的极

限位置）。 曲柄摇杆机构所处的这两个位置称

为极位， 曲柄与连杆两次共线位置之间所夹的

锐角 θ 称为极位夹角。
2. 急回特性

当曲柄 AB 沿顺时针方向以等角速度 ω 转

动 φ1 =180°+θ 时， 摇杆自 C1D 摆至 C2D 称为工

作行程， 所需时间为 t1， 摆角为 ψ， C 点的平均

速度为 v1。 当曲柄继续转过 φ2 = 180°-θ 时， 摇

杆又从位置 C2D 回到 C1D， 摆角仍然是 ψ， 设

所需时间为 t2， C 点的平均速度为 v2， 由于摇杆往复摆动虽然相同， 但是相应的曲柄转角不

等， 即 φ1>φ2， 而曲柄又是等速转动， 所以有 t1> t2， v1<v2。 摇杆的这种运动称为急回运动。
为了表明急回运动的相对程度， 通常用行程速比系数 K （advance⁃to return⁃time radio） 来

衡量， 即

K=
v2
v1

=
C1C2

〓〓 〓

/ t2

C1C2

〓〓 〓

/ t1
=
t1
t2

=
φ1

φ2
= 180°+θ
180°-θ

θ=K
-1

K+1
×180°

上述分析表明， 当曲柄摇杆机构在运动过程中出现极位夹角 θ 时， 则机构便有急回运动

特性。 而且 θ 角越大， K 值越大， 机构的急回运动性质也越显著。
四杆机构的这种急回作用， 在各种机构中可以用来节省空回行程的时间， 以节省动力和

提高劳动生产率。 例如， 在牛头刨床中采用导杆机构就是出于这种目的。

三、 压力角 （pressure angle）、 传动角 （transmission angle）

在生产中， 不仅要求连杆机构能实现预定的运动规律， 而且希望运转轻便， 效率较高。
在图 3⁃16a 所示的曲柄摇杆机构中， 若不计摩擦力、 惯性力和重力， 作用在从动件上的驱动

力 F 与该力作用点绝对速度 vC 之间所夹的锐角称为机构的压力角， 用 α 表示， 而 α 角的余

角 γ 称为传动角， 即 γ= 90°-α。 由图可见， 若不考虑构件的质量、 惯性力和运动副中摩擦

的影响， 则连杆可视为二力杆， 主动件 AB 通过连杆 BC 传递给从动件 CD 的力 F 沿 BC 方

向。 将力 F 分解为沿点 C 速度方向的分力 Ft及沿 CD 方向的分力 Fn， 其中 Fn只能使铰链 C、
D 产生径向压力， 而 Ft才是推动从动件 CD 运动的有效分力。 由图 3⁃16a 可知， Ft =Fcosα =
Fsinγ， γ 角越大， 则有效分力 Ft越大， Fn越小， 对机构的传动越为有利， 所以在连杆机构

中常用其传动角的大小及变化情况来表示机构的传力性能。
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图 3⁃16　 连杆机构的压力角和传动角

在机构的运动过程中， 其传动角 γ 的大小是变化的。 为了保证机构传动良好， 设计时通

常应使 γmin≥40°， 在传递力矩较大时， 则应使 γmin≥50°。 对于小功率的控制机构和仪表，
γmin可略小于 40°。

对出现最小传动角 γmin的位置分析如下： 由图 3⁃16a 中△ABD 和△BCD 可分别写出

BD2 = l12+l42-2l1 l4cosφ
BD2 = l22+l32-2l2 l3cos∠BCD

由此得到

cos∠BCD=
l22+l

2
3
-l21-l

2
4
+2l1 l4cosφ

2l2 l3
（3⁃4）

当 φ= 0°时， 得∠BCDmin； 当 φ = 180°时， 得∠BCDmax。 传动角是用锐角表示的。 若

∠BCD 在锐角范围内变化， 则如图 3⁃16a 所示， 传动角 γ =∠BCD， 显然∠BCDmin即为传动

角极小值， 它出现在 φ= 0°的位置。 若∠BCD 在钝角范围内变化， 则如图 3⁃16b 所示， 其传

动角应表示为 γ= 180°-∠BCD， 显然∠BCDmax对应传动角另一极小值， 它出现在曲柄转角 φ
= 180°的位置。 综上所述， 曲柄摇杆机构的最小传动角必出现在曲柄与机架共线 （φ = 0°或
φ= 180°） 的位置。 校核压力角时只需将 φ = 0°和 φ = 180°代入式 （3⁃4）， 求出∠BCDmin和

∠BCDmax， 然后按下式

γ=
∠BCD （∠BCD 为锐角时）

180°-∠BCD （∠BCD 为钝角时）{

图 3⁃17　 死点分析

求出两个 γ， 其中较小的一个即为该机构

的 γmin。

四、 死点 （dead point）

在图 3⁃17 所示的曲柄摇杆机构中， 设摇杆 CD
为主动件， 则当机构处于 AB 与 BC 共线的两个位

置时， 出现了传动角 γ = 0°的情况， 这时主动件

CD 通过连杆作用于从动件 AB 上的点恰好通过其

回转中心 A， 不产生转距， 因此机构在此位置起

52



动时， 不论驱动力多大也不能使从动曲柄转动。 机构的此种位置称为死点。 为了使机构能顺

利地通过死点， 可以采用机构错位排列 （如火车车轮的联动机构） 或加飞轮 （如缝纫机驱

动机构） 的方法。
在工程实际中， 也有利用死点来实现一定的工作要求。 例如， 图 3⁃18 所示为飞机起落

架机构， 在机轮放下时， 杆 BC 与 CD 成一直线， 此时机轮上虽受到很大的力， 但由于机构

处于死点位置， 起落架不会反转 （折回）， 这可使飞机起落和停放更加可靠。 又如， 图 3⁃19
所示为轮椅制动机构， 当沿顺时针方向扳动小手柄使制动刀压住车轮时， 可防止轮椅沿斜坡

自动下滑； 因机构处于自锁位置， 不会在制动力作用下自动松脱， 可始终维持制动状态。

图 3⁃18　 飞机起落架机构 图 3⁃19　 轮椅制动机构

第三节　 铰链四杆机构的演化

除上述三种形式的铰链四杆机构之外， 在实际机器中， 还广泛地采用着其他多种型式的

四杆机构。 但这些形式的四杆机构， 可认为是通过用移动副取代转动副、 变更杆件长度、 变

更机架和扩大转动副等途径， 由四杆机构的基本型式演化而成的。 各种演化机构的外形虽然

各不相同， 但是它们的运动性质以及分析、 设计方法却常常是相同的或类似的。 这就为连杆

机构的研究提供了方便。

一、 曲柄滑块机构 （slider⁃crank mechanism）

在图 3⁃20a 所示的曲柄摇杆机构中， 铰链中心 C 的轨迹为以点 D 为圆心、 CD 为半径

的圆弧 mm。 若 CD 增至无穷大， 则如图 3⁃20b 所示， C 点轨迹变成直线。 于是摇杆 3 演

化为直线运动的滑块 （slider）， 转动副 D 演化为移动副， 机构演化为如图 3⁃20c 所示的曲

柄滑块机构。 若 C 点运动轨迹正对曲柄转动中心 A， 则称为对心曲柄滑块机构 （图

3⁃20c）； 若 C 点运动轨迹 mm 延长线与回转中心 A 之间存在偏距 e （图 3⁃20d）， 则称为偏

置曲柄滑块机构。 当曲柄等速转动时， 偏置曲柄滑块机构可实现急回运动 （ quick⁃return
motion）。

曲柄滑块机构广泛应用在活塞式内燃机、 空气压缩机、 压力机机械中。 在滑块为原

动件的机械中， 为了能使机构连续运转， 工程中常加装飞轮， 借助飞轮的惯性力通过死

点位置； 或采用机构错位排列的方法， 即将两个或多个机构组合起来， 使机构的死点位

置相互错开。
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图 3⁃20　 曲柄滑块机构

二、 导杆机构

如图 3⁃21a 所示的曲柄滑块机构， 其他构件间具有不同的相对运动， 因而当取不同构件

作为机架 （图 3⁃21b、 c、 d） 或改变构件长度时， 将得到不同运动特点的机构。 如图 3⁃21b
所示， 当取曲柄滑块机构中的曲柄作为机架时， 则演变为导杆机构。 杆 4 称为导杆， 滑块 3
相对导杆滑动并一起绕 A 点转动。 通常取杆 2 为原动件， 当 l1<l2时 （图 3⁃21b）， 杆 2 和杆 4
均可整周回转， 称为曲柄转动导杆机构或转动导杆机构 （whitworth mechanism）。 图 3⁃22 所

示为转动导杆机构在简易刨床上的应用实例。 当 l1>l2时， 杆 4 只能往复摆动， 称为曲柄摆

动导杆机构或摆动导杆机构， 如图 3⁃23 所示。 导杆机构的传动角始终等于 90°， 具有很好的

传力性能， 故常用于牛头刨床、 插床和回转式液压泵之中。

图 3⁃21　 曲柄滑块机构的演化
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图 3⁃22　 转动导杆机构 图 3⁃23　 摆动导杆机构

三、 摇块机构和定块机构

如图 3⁃21a 所示曲柄滑块机构中， 若取杆 2 为固定构件， 即可得到图 3⁃21c 所示的摆动

滑块机构， 或称为摇块机构。 该机构中杆 1 绕 B 点做整周回转的同时， 杆 4 相对于滑块 3 滑

动， 并与滑块 3 一起绕 C 点摆动。 这种机构广泛应用于摆缸式内燃机和液压驱动装置中。
例如， 在图 3⁃24 所示的货车车厢自动翻转卸料机构中， 当液压缸 3 中的压力油推动活塞杆 4
运动时， 带动杆 1 绕转动副中心 B 翻转， 当达到一定角度时， 物料就自动卸下。

如图 3⁃21a 所示， 当取曲柄滑块机构中的滑块作为机架时， 即可得图 3⁃21d 所示的固定

滑块机构， 或称为定块机构。 这种机构常用于抽水唧筒 （图 3⁃25） 和抽油泵中。

图 3⁃24　 货车车厢自动翻转卸料机构 图 3⁃25　 抽水唧筒

四、 双滑块机构 （double⁃slider mechanism）

双滑块机构是具有两个移动副的四杆机构。 可以认为是由铰链四杆机构中的两杆长度趋

于无穷大演变而来的。
按照两个移动副所处位置的不同， 可将双滑块机构分为四种形式。
1） 两个移动副不相邻， 如图 3⁃26 所示。 这种机构中从动件 3 的位移与原动件转角的正
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切成正比， 故称为正切机构。
2） 两个移动副相邻， 且其中一个移动副与机架相关联， 如图 3⁃27 所示。 这种机构中从

动件 3 的位移与原动件转角的正弦成正比， 故称为正弦机构， 这种机构常用于计算装置

之中。

图 3⁃26　 正切机构 图 3⁃27　 正弦机构

　 　 3） 两个移动副相邻， 且均不与机架相关联， 如图 3⁃28a 所示。 这种机构的主动件 1 与

从动件 3 具有相等的角速度。 图 3⁃28b 所示滑块联轴器就是这种机构的应用实例， 它可用来

连接中心不重合的两根轴。

图 3⁃28　 滑块联轴器 图 3⁃29　 椭圆仪

　 　 4） 两个移动副都与机架相关联。 如图 3⁃29 所示的椭圆仪， 当滑块 1 和 3 沿机架的十字

槽滑动时， 连杆 2 上的各点便描绘出长、 短径不同的椭圆。

五、 偏心轮机构

在图 3⁃30a、 b 所示的曲柄摇杆机构、 曲柄滑块机构中， 当曲柄 1 的尺寸较小时， 根据

机构的需要， 常将其改成如图 3⁃30c、 d 所示的几何中心 B 不与其回转中心 A 相重合的圆盘。
此圆盘称为偏心轮， 其回转中心 A 与几何中心 B 之间的距离 e 称为偏心距， 它等于曲柄长，
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这种机构则称为偏心轮机构。

图 3⁃30　 偏心轮机构

图 3⁃31　 手动压力机

偏心轮机构也是由铰链四杆机构演变而

来的。 如将转动副 B 扩大到包括转动副 A，
杆 1 就成为回转中心在 A 点的偏心轮， 而其

相对运动不变。 所以， 图 3⁃30a、 c 是等效机

构， 图 3⁃30b、 d 也是等效机构。
偏心轮机构广泛应用于剪床、 压力机、

颚式破碎机等机械中。
除上述以外， 生产中常见的某些多杆机

构， 也可以看成是由若干个四杆机构组合扩

展形成的。
图 3⁃31 所示的手动压力机是一个六杆

机构 （six⁃bar linkage）。 它可以看成是由两个四杆机构组成的。 第一个是由原动摇杆 （手
柄） 1、 连杆 2、 从动摇杆 3 和机架 4 组成的双摇杆机构； 第二个是由摇杆 3、 小连杆 5、 冲

图 3⁃32　 筛料机主体机构的机构运动简图

杆 6 和机架 4 组成的摇杆滑块机构。 在这

里前一个四杆机构的输出杆被作为第二个

四杆机构的输入杆。 扳动手柄 1， 冲杆就

上下运动。 采用六杆机构， 使扳动手柄的

力获得两次放大， 从而增大了冲杆的作用

力。 这种增力作用在连杆机构中经常

用到。
图 3⁃32 所示为筛料机主体机构的运动

简图。 这个六杆机构也可看成由两个四杆
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机构组成。 第一个是由原动曲柄 1、 连杆 2、 从动曲柄 3 和机架 6 组成的双曲柄机构； 第二

个是由曲柄 3 （原动件）、 连杆 4、 滑块 5 （筛子） 和机架 6 组成的曲柄滑块机构。

第四节　 平面四杆机构的设计

平面四杆机构设计， 主要是根据给定的运动条件， 确定机构运动简图的尺寸参数。 有时

为了使机构设计得可靠、 合理， 还应考虑几何条件和动力条件 （如最小传动角 γmin） 等。
生产实践中的要求是多种多样的， 给定的条件也各不相同， 归纳起来主要有下面两类问

题： ①按给定从动件的运动规律 （位置、 速度、 加速度） 设计四杆机构； ②按给定点的运

动轨迹设计四杆机构。
四杆机构设计的方法有图解法、 解析法和实验法。 图解法直观， 解析法精确， 实验法简

便。 下面主要介绍图解法和解析法的具体应用。

一、 图解法设计平面四杆机构

1. 按给定连杆位置设计平面四杆机构

已知： 连杆 BC 长度及三个位置 （B1C1、 B2C2、 B3C3）， 如图 3⁃33 所示。
要求： 设计铰链四杆机构。
设计步骤：
1） 连接 B1B2、 B2B3。 作线 B1B2、 B2B3的垂直平分线交于 A 点。
2） 连接 C1C2、 C2C3。 作线 C1C2、 C2C3的垂直平分线交于 D 点。
3） 连接 AB1、 C1D。
如图 3⁃34 所示为一小型电炉的炉门机构设计实例， 其中炉门关闭位置如实线所示， 开

启位置如双点画线所示。

图 3⁃33　 给定连杆三个位置的设计 图 3⁃34　 炉门机构设计实例

2. 按行程速比系数设计平面四杆机构

平面四杆机构可以实现多种运动变换， 满足多种工作要求。 其中一种工作要求是实现一

构件的位移并具有规定的行程速比系数， 下面介绍曲柄摇杆机构、 导杆机构和曲柄滑块机构
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的图解设计法。
（1） 曲柄摇杆机构的设计　 设已知从动摇杆的杆长 CD、 摆角 ψ 及行程速比系数 K， 试

设计此曲柄摇杆机构。
分析： 如图 3⁃35 所示， ABCD 为已有的曲柄摇杆机构， 当摇杆 CD 处于夹角为 ψ 的两极

限位置 C1D、 C2D 时， 曲柄 AB 则应处于与连杆 BC 共线的两位置 AB1、 AB2， 且其所夹锐角

应为 θ。 在由 A、 C1、 C2三点所决定的圆 β 上， C1C2

〓〓 〓

所对应的中心角必为 2θ。
作图： 由已知行程速比系数 K， 根据公式 θ= 180°（K-1） / （K+1）算出极位夹角 θ； 选定

比例尺， 按给定的摇杆长度及摆角 ψ 画出摇杆的两个极限位置 C1D、 C2D； 由 C1、 C2点各

作与 C1C2连线夹角为 （90°-θ） 的直线相交于 O 点， 以 O 点为圆心， OC1为半径画圆 β， 则

圆弧C1C2

〓〓 〓

上任一点与 C1和 C2点的连线所构成的圆周角必等于 θ。 因此， 圆弧C1C2

〓〓 〓

上任一点

均可作为曲柄的转动中心 A， 故无穷多解。
根据其他辅助条件， 如给定机架长度 AD、 曲柄长度 a 或连杆长度 b 即可确定 A 点。

曲柄长度 a= 1
2

AC1-AC2

连杆长度 b= 1
2
（AC1+AC2）

（2） 导杆机构的设计　 设已知摆动导杆机构中机架长度 d 及行程速比系数 K， 试设计此

导杆机构。
分析： 由图 3⁃36 可知， 摆动导杆机构的极位夹角 θ 与导杆的摆角 ψ 相等， 所需确定的

尺寸仅是曲柄长度 a。
作图： 由已知行程速比系数 K， 根据公式 θ= 180°（K-1） / （K+1）算出极位夹角 θ， 且 θ=

ψ； 选定 D 点， 作∠mDn=ψ， 并作其角平分线； 按选定比例尺在角平分线上量取 DA= d， 得

出曲柄回转中心 A； 过 A 点作导杆任一极限位置的垂线 AC1 （或 AC2）， 则该线段长即为所求

曲柄长度 a。

图 3⁃35　 按 K 值设计曲柄摇杆机构 图 3⁃36　 按 K 值设计导杆机构

（3） 曲柄滑块机构的设计　 设给定曲柄滑块机构的行程速比系数 K、 滑块行程 H 和偏

距 e， 要求设计该曲柄滑块机构。 首先根据行程速比系数 K， 计算极位夹角 θ， 然后， 如图
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图 3⁃37　 按 K 值设计曲柄滑块机构

3⁃37 所示， 根据选定长度比例尺 μl， 作一直线 C1

C2且 C1C2 = H / μl， 由点 C2 作直线 C2M 垂直于

C1C2， 过点 C1 作直线 C1N 与 C1 C2 成 （90° - θ）
角， 此两线相交于点 P。 过 P、 C1和 C2三点作圆，

则此圆的弧C1PC2

〓〓 〓 〓

上任一点 A 与 C1、 C2两点连线

的夹角∠C1AC2 均等于极位夹角 θ， 而曲柄的轴心

A 应在此圆弧上。 再作一直线与 C1C2平行， 使其

间的距离等于偏距 e， 则此直线与圆弧的交点即为

曲柄轴心 A 的位置。
确定 A 点后， 即可用上述方法求出曲柄的长

度 lAB及连杆长度 lBC分别为

a= lAB = 1
2
μl（AC1-AC2）

b= lBC = 1
2
μl（AC1+AC2）

若最小传动角 γmin不满足要求， 可以改小偏距 e， 直至 γmin≥[γ] 为止。

二、 解析法设计平面四杆机构

用图解法设计四杆机构， 由于作图误差会导致结果不精确。 而解析法的特点是可利用计

图 3⁃38　 机构封闭多边形

算机求解， 得到十分精确的结果。 解析法设计四杆

机构时， 需建立包含机构各尺度参数和运动变量的

解析式， 然后根据已知的运动变量来求机构的尺度

参数。 现以连架杆三组对应位置为例进行设计。
如图 3⁃38 所示的铰链四杆机构中， 已知连架杆

AB 和 CD 的三对对应位置 φ1、 ψ1， φ2、 ψ2， φ3、
ψ3， 要求确定各杆长度 l1、 l2、 l3和 l4。 现以解析法

求解。 此机构各杆长度按同一比例增减时， 各杆转

角间的关系不变， 故只需确定各杆的相对长度。 取 l1 = 1， 该机构的待求参数只有三个。 该

机构的四个杆组成封闭多边形。 取各杆在坐标轴 x 和 y 上的投影， 可得

cosφ+l2cosδ= l4-l3cosψ
sinφ+l2sinδ= l3sinψ{ （3⁃5）

将 cosφ 和 sinφ 移到等式右边， 再把等式两边平方相加， 即可消去 δ， 整理后得

cosφ=
l24+l

2
3
+1-l22

2l4
+l3cosψ-

l3
l4
cos（ψ-φ）

为简化上式， 令

P0 = l3 　 P1 = -
l3
l4
　 P2 =

l24+l
2
3
+1-l22

2l4
（3⁃6）

则有
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cosφ=P0cosψ+P1cos（ψ-φ）+P2 （3⁃7）
上式即为两连架杆转角之间的关系式。 将已知的三对对应转角 φ1， ψ1， φ2， ψ2， φ3、

ψ3分别代入式 （3⁃7） 可得到方程组

cosφ1 =P0cosψ1+P1cos（ψ1-φ1）+P2

cosφ2 =P0cosψ2+P1cos（ψ2-φ2）+P2

cosφ3 =P0cosψ3+P1cos（ψ3-φ3）+P2

〓

〓

〓

〓
〓

〓
〓

（3⁃8）

由方程组可以解出三个未知数 P0、 P1和 P2。 将它们代入式 （3⁃6）， 即可求得 l2、 l3和
l4。 以上求出的杆长 l1、 l2、 l3和 l4可同时乘以任意比例常数， 所得的机构都能实现对应的

转角。
若给定连架杆两对对应位置， 则方程组中只能得到两个方程， P0、 P1、 P2三个参数中

的一个可以任意给定， 所以有无穷多解。 若给定连架杆的对应位置超过三对， 则不可能有精

确解， 只能用优化或试凑的方法求其近似解。

习　 　 题

3⁃1　 什么是曲柄？ 铰链四杆机构具有曲柄的条件是什么？ 曲柄是否就是最短杆？
3⁃2　 死点在什么情况出现？ 举例说明死点的危害以及死点在机械工程中的应用。
3⁃3　 导杆机构和摇块机构是什么机构演变而来的？ 如何演变？ 偏心轮机构又是如何演变而来的？
3⁃4　 如何判断机构有无急回运动？ K= 1 的铰链四杆机构的结构特征是什么？
3⁃5　 试根据图 3⁃39 中注明的尺寸判断下列铰链四杆机构是曲柄摇杆机构、 双曲柄机构、 还是双摇杆

机构。

图 3⁃39　 题 3⁃5 图

3⁃6　 画出图 3⁃40 所示各机构的传动角和压力角。 图中标注箭头的构件为原动件。
3⁃7　 试判别图 3⁃41a、 b 所示机构为何种机构？ 设构件 1 为原动件， 试确定两机构从动件的摆角 ψ 和机

构的最小传动角 γmin。 如果分别以构件 1、 2 和 3 为机架， 它们又是什么机构？ （各构件长度如图所示， 单

位： mm。）
3⁃8　 如图 3⁃42 所示为偏置曲柄滑块机构。 已知 a = 150mm， b = 400mm， e = 50mm， 试求滑块行程 H、

机构的行程速比系数 K 和最小传动角 γmin。
3⁃9　 设计一曲柄滑块机构， 已知机构的行程速比系数 K = 1. 5， 滑块的行程 H = 50mm， 导路偏距 e =

20mm， 求曲柄长度 lAB和连杆长度 lBC （参照题 3⁃8 图）。
3⁃10　 已知机构的行程速比系数 K= 1， 摇杆 CD 的长度 lCD = 150mm， 摇杆的极限位置与机架所成角度

ψ1 = 33°和 ψ2 = 90°。 试设计此曲柄摇杆机构。
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图 3⁃40　 题 3⁃6 图

图 3⁃41　 题 3⁃7 图 图 3⁃42　 题 3⁃8 图
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第四章　 凸轮机构设计

第一节　 凸轮机构的应用及分类

一、 凸轮机构的应用

凸轮机构是由凸轮、 从动件、 机架组成的一种高副机构。 其中凸轮 （cam） 是一个具有

曲线轮廓或凹槽的构件， 通常做连续的等速转动、 摆动或移动。 从动件在凸轮轮廓的控制

下， 按预定的运动规律做往复移动或摆动。
在各种机器中， 为了实现各种复杂的运动要求， 广泛地使用着凸轮机构。
图 4⁃1 所示为内燃机配气机构。 当凸轮 1 作等速转动时， 其曲线轮廓与气阀 4 的平底接

触， 推动气阀有规律地开启和闭合 （闭合是借助于安装在缸体 3 和气阀 4 中间的弹簧 2 的作

用来实现的）。
图 4⁃2 所示为自动上料凸轮机构。 当凸轮 1 转动时， 槽中的滚子 2 带动从动件 3 做往复

移动； 凸轮转一圈， 推一个工件 4 到指定位置， 完成送料任务。

图 4⁃1　 内燃机配气机构

1—凸轮　 2—弹簧　 3—缸体　 4—气阀

图 4⁃2　 自动上料凸轮机构

1—凸轮　 2—滚子　 3—从动件　 4—工件

二、 凸轮机构的分类

工程中使用的凸轮机构是多种多样的， 常见的分类方法如下：
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图 4⁃3　 移动凸轮机构

1. 按凸轮的形状分

（1） 盘形凸轮 （plate cam）　 如图 4⁃1 所示，
凸轮呈盘状， 并且具有变化的向径。 当其绕固定

轴转动时， 可推动从动件在垂直于凸轮转轴的平

面内运动。
（2） 移动凸轮 （ translating cam） 　 当盘形

凸轮的转轴位于无穷远处时， 就演化成如图 4⁃3
所示的凸轮， 这种凸轮呈板状， 相对于机架做直

线运动。
（3） 圆柱凸轮 （cylindrical cam） 　 如图 4⁃2

所示， 这种凸轮的轮廓曲线做在圆柱体上。 它也

可以看成是将移动凸轮卷成一圆柱体而得。 由于

凸轮与推杆的运动不在同一平面内， 所以是一种空间凸轮机构。 此外， 空间凸轮机构还有端

面凸轮、 球形凸轮等。

图 4⁃4　 从动件结构形式

2. 按从动件的形状分

（1） 尖顶从动件 （ knife⁃edge follower） 　 如

图 4⁃4a、 d 所示， 从动件的尖端与凸轮的轮廓保

持接触， 从而获得预期的运动规律。 这种从动

件结构最简单， 但尖端处易磨损， 故适用于传

力不大和速度较低的场合。
（2） 滚子从动件 （ roller follower） 　 为了减

少磨损， 在从动件端部装一个滚轮， 如图 4⁃4b、
e 所示。 这样从动件与凸轮之间的滑动摩擦变成

了滚动摩擦， 所以磨损较小， 故可用于传递较

大的动力。
（3） 平底从动件 （flat⁃faced follower）　 如图

4⁃4c、 f 所示， 从动件与凸轮之间为线接触， 接

触处易形成油膜， 润滑较好。 此外， 在不计摩

擦的情况下， 凸轮对从动件的作用力始终垂直

于从动件的平底， 受力平稳， 传动效率高， 所以常用于高速传动中。 缺点是与之配合的凸轮

轮廓必须全部为外凸形状。
3. 按从动件与凸轮保持接触的方式分

（1） 力封闭凸轮机构 （ force⁃closed cam mechanism） 　 如靠重力、 弹簧力或其他外力使

从动件与凸轮轮廓始终保持接触。 图 4⁃1 所示的凸轮机构就是利用弹簧力维持高副接触的一

个实例。
（2） 几何封闭凸轮机构 （form⁃closed cam mechanism）　 利用高副元素本身的几何形状使

从动件与凸轮轮廓始终保持接触。 如图 4⁃5 所示凸轮机构， 凸轮廓线做成凹槽， 从动件的滚

子置于凹槽中， 从而使得从动件与凸轮保持接触。
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图 4⁃5　 几何封闭凸轮结构形式

以上介绍了凸轮机构的几种分类

方法， 若将不同类型的凸轮和从动件

组合起来， 就可以得到各种不同形式

的凸轮机构。 设计时， 可根据工作要

求和使用场合的不同来加以选择。
凸轮机构的优点是： 只需设计适

当的凸轮轮廓， 便可使从动件得到任

意的预期运动， 易于实现多个运动的

相互协调配合， 而且结构简单、 紧凑、
设计方便； 它的缺点是： 凸轮轮廓与

从动件为点、 线接触， 易磨损。

第二节　 从动件的运动规律

一定轮廓形状的凸轮， 能使从动件产生一定规律的运动； 从动件不同的运动规律， 要求

凸轮具有不同形状的轮廓曲线， 即凸轮的轮廓曲线与从动件运动规律之间存在着确定的依从

关系。 因此， 凸轮机构设计的一个关键内容就是根据工作要求和使用场合选择合适的运动

规律。

一、 基本术语

凸轮机构的运动过程如图 4⁃6 所示。
1. 基圆

以凸轮最小向径 r0为半径， 以凸轮的轴心 O 为圆心所作的圆称为凸轮的基圆。

2. 推程

从动件将由最低位置 A 被推到最高位置 B′， 从动件的这一行程称为推程， 凸轮相应的

转角 Φ 称为推程运动角。
3. 远休止角

凸轮继续转动， 当从动件与凸轮廓线的 BC 段接触时， 由于 BC 段为以凸轮轴心为圆心

的圆弧， 所以从动件处于最高位置静止不动， 在此过程中凸轮相应的转角 Φs称为远休止角。
4. 回程

在从动件与凸轮廓线 CD 段接触时， 它又由最高位置 B′回到最低位置 A， 从动件的这一

行程称为回程， 凸轮相应的转角 Φ′称为回程运动角。
5. 近休止角

凸轮再继续转动， 当从动件与凸轮廓线的 DA 段接触时， 由于 DA 段为以凸轮轴心为圆

心的圆弧， 所以从动件处于最低位置静止不动， 在此过程中凸轮相应的转角 Φ′s 称为近休

止角。
6. 行程

从动件在推程或回程中移动的距离 h 称为推杆的行程。
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图 4⁃6　 凸轮机构的运动过程

二、 从动件常用运动规律

从动件的运动规律是指从动件在推程或回程中， 从动件的位移 s、 速度 v 和加速度 a 随

时间 t 变化的规律。 又因为凸轮一般做等速运动， 其转角 φ 与时间 t 成正比， 所以从动件的

运动规律通常表示成凸轮转角 φ 的函数。
1. 等速运动规律

等速运动规律 （uniform motion） 是指从动件运动的速度为常数， 即

v = C1

s = ∫vdt = C1 t + C2 = C1
φ
ω

+ C2

a = dv
dt

= 0

〓

〓

〓

〓
〓
〓

〓
〓
〓

（4⁃1）

式中， C1、 C2为积分常数； φ 表示凸轮转角； ω 表示凸轮角速度。
用 Φ 表示推程运动角， 取推程边界条件为

在始点处　 φ= 0， s= 0。
在终点处　 φ=Φ， s=h。
则由式 （4⁃1） 可得 C1 =hω / Φ， C2 = 0， 故从动件推程的运动方程为

s= h
Φ
φ

v=hω
Φ

a= 0

〓

〓

〓

〓
〓
〓

〓
〓
〓

（4⁃2）

同理， 可推得回程时从动件的运动方程式。 不过， 在回程时因规定从动件的位移总是由

其最低位置算起， 故推杆的位移 s 是逐渐减小的， 即其边界条件为

φ= 0 时， s=h。 φ=Φ′时， s= 0。
由此可得回程时从动件的运动方程式：
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图 4⁃7　 等速运动规律运动线图

s=h 1- φ
Φ′

〓

〓
〓

〓

〓
〓

v= -hω
Φ′

a= 0

〓

〓

〓

〓
〓
〓

〓
〓
〓

（4⁃3）

式中， Φ′为凸轮回程运动角。
图 4⁃7 所示为其推程段的运动线图。 由图可见， 从动件

在运动开始和终止的瞬时， 因速度有突变， 故此时从动件

加速度和惯性力在理论上将出现无穷大， 使机构产生强烈

的振动、 冲击和噪声， 这种冲击称为刚性冲击。 因此， 等

速运动规律适用于低速轻载的场合。
2. 等加速等减速运动规律

这种运动规律是从动件在一个推程或回程中， 前半程

做等加速运动， 后半程做等减速运动， 通常加速度和减速

度的绝对值相等。 下面建立推程时从动件的运动方程。
在等加速段， 加速度为常数， 即

a = C1

v = ∫adt = C1 t + C2 = C1
φ
ω

+ C2

s = ∫vdt = C1 t2 / 2 + C2 t + C3 = C1
φ
ω

〓

〓
〓

〓

〓
〓

2
/ 2 + C2

φ
ω

+ C3

〓

〓

〓

〓
〓
〓

〓
〓
〓

（4⁃4）

取边界条件为： φ= 0 时， s= 0， v = 0。 φ =Φ / 2 时， s = h / 2。 将其代入式 （4⁃4） 可得积

分常数 C1 =
4h
Φ2ω

2， C2 = 0， C3 = 0， 故从动件推程加速段的运动方程为

s= 2h
Φ2φ

2

v= 4hω
Φ2 φ

a= 4hω2

Φ2

〓

〓

〓

〓
〓
〓
〓

〓
〓
〓
〓

（4⁃5）

式中， φ 的变化范围为 0～Φ / 2。
同理， 可求得从动件在推程等减速段的运动方程式为

s=h-2h
Φ2（Φ-φ） 2

v= 4hω
Φ2 （Φ-φ）

a= -4h
Φ2ω

2

〓

〓

〓

〓
〓
〓
〓

〓
〓
〓
〓

（4⁃6）

式中， φ 的变化范围为 Φ / 2～Φ。
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图 4⁃8　 等加速等减速运动规律运动线图

由图 4⁃8 可见， 等加速等减速运动规律的加

速度曲线为两段水平直线， 速度曲线为两段斜直

线， 位移曲线为两段光滑相连的反向抛物线， 因

此这 种 运 动 规 律 又 称 为 抛 物 线 运 动 规 律

（parabolic motion）， 其位移曲线作图方法如图 4⁃
8 所示。

由运动线图可知， 这种运动规律的加速度在

起始、 终止和中间位置， 加速度曲线不连续， 加

速度为有限值的突变， 使得加速度的变化率在这

些位置变化较大， 表明加速度产生的有限惯性力

在一瞬间突然加到从动件上， 从而引起冲击， 这

种冲击称为柔性冲击。 这种运动规律在高速下将

导致严重的振动、 噪声和磨损， 故这种运动规律

适用于中速轻载的场合。
用类似方法也可推导出从动件在回程做等加

速等减速运动的方程式：

s=h- 2h
Φ′2

φ2

v= -4hω
Φ′2

φ

a= -4hω
2

Φ′2

〓

〓

〓

〓
〓
〓
〓

〓
〓
〓
〓

（等加速段）

s= 2h
Φ′2

（Φ′-φ） 2

v= -4hω
Φ′2

（Φ′-φ）

a= 4h
Φ′2

ω2

〓

〓

〓

〓
〓
〓
〓

〓
〓
〓
〓

（等减速段） （4⁃7）

3. 余弦加速度运动规律

余弦加速度运动规律又称为简谐运动规律 （simple harmonic motion）， 其推程时的运动

方程为

s=h / 2[1-cos（πφ / Φ）]
v=（πhω / 2Φ）sin（πφ / Φ）

a=hπ
2ω2

2Φ2 cos π
Φ
φ〓

〓
〓

〓

〓
〓

〓

〓

〓

〓
〓〓

〓
〓

（4⁃8）

回程时的运动方程为

s=h / 2[1+cos（πφ / Φ′）]
v= -（πhω / 2Φ′）sin（πφ / Φ′）

a= -hπ
2ω2

2Φ′2
cos π

Φ′
φ〓

〓
〓

〓

〓
〓

〓

〓

〓

〓
〓〓

〓
〓

（4⁃9）

其推程时的运动线图如图 4⁃9 所示， 在从动件的起始和终止位置加速度曲线不连续， 加

速度产生有限值的突变， 因此也会产生柔性冲击， 故这种运动规律适用于中、 低速场合。 但

当从动件的运动循环为升—降—升型， 远、 近休止角均为零时， 才可以获得连续的加速度曲

线 （图中虚线所示）， 故可用于高速场合。

14



4. 正弦加速度运动规律

正弦加速度运动规律又称为摆线运动规律 （cycloidal motion）， 其推程时的运动方程为

s=h φ
Φ

- 1
2π

sin 2π
Φ

φ〓

〓
〓

〓

〓
〓

〓

〓
〓〓

〓

〓
〓〓

v=hω
Φ

1-cos 2π
Φ

φ〓

〓
〓

〓

〓
〓

〓

〓
〓〓

〓

〓
〓〓

a= 2πhω2

Φ2 sin 2π
Φ

φ〓

〓
〓

〓

〓
〓

〓

〓

〓

〓
〓
〓
〓

〓
〓
〓〓

（4⁃10）

回程时的运动方程为

s=h 1- φ
Φ′

+ 1
2π

sin 2π
Φ′

φ〓

〓
〓

〓

〓
〓

〓

〓
〓〓

〓

〓
〓〓

v= -hω
Φ′

1-cos 2π
Φ′

φ〓

〓
〓

〓

〓
〓

〓

〓
〓〓

〓

〓
〓〓

a= -2πhω
2

Φ′2
sin 2π

Φ′
φ〓

〓
〓

〓

〓
〓

〓

〓

〓

〓
〓
〓
〓

〓
〓
〓〓

（4⁃11）

其推程时的运动线图如图 4⁃10 所示。 由图可见， 速度和加速度曲线都是连续变化的，
其速度和加速度均无突变， 所以它既无刚性冲击， 也无柔性冲击， 故适用于高速场合。

图 4⁃9　 余弦加速度运动规律运动线图 图 4⁃10　 正弦加速度运动规律运动线图

　 　 此外， 还有五次多项式运动规律、 变形正弦加速度运动规律等。

三、 从动件运动规律的选择

从动件运动规律都有其最大速度 vmax、 加速度的最大值 amax， 这些特征值在一定程度上
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反映了运动规律的特性。 因此， 在选择从动件运动规律时， 应该对运动规律产生的最大速度

vmax和加速度的最大值 amax及其影响进行分析比较。 如果 vmax过大， 则动量 mv 也越大， 从动

件易出现极大的冲击， 危及设备和操作者的人身安全。 若 amax越大， 则惯性力越大， 对机构

的强度和耐磨性要求也越高。 表 4⁃1 中列出了常用的几种从动件运动规律的特征值、 冲击特

性和推荐应用范围。
表 4⁃1　 从动件运动规律特性比较

运动规律
最大速度 vmax

/ （hω / φ）×
最大加速度 amax

/ （hω2 / φ2）×
冲击 推荐应用范围

等速 1. 00 ∞ 刚性 低速轻载

等加速等减速 2. 00 4. 00 柔性 中速轻载

余弦加速度 1. 57 4. 93 柔性 中速中载

正弦加速度 2. 00 6. 28 — 高速轻载

五次多项式 1. 88 5. 77 — 高速中载

变形正弦加速度 1. 76 4. 89 — 高速重载

从动件运动规律的选择涉及很多问题， 除了需要满足机器的具体工作要求外， 还应使凸

轮机构具有良好的动力特性， 同时要考虑设计的凸轮廓线便于加工等因素。 而这些又往往是

相互制约的， 因此应根据使用场合、 工作条件等， 分清主次综合考虑。

第三节　 凸轮机构基本尺寸的确定

如上所述， 设计凸轮轮廓前， 除了需要根据工作要求选择从动件的运动规律外， 还要求

整个机构传力性能良好， 结构紧凑。 这些要求与凸轮机构的压力角、 基圆半径、 滚子半径等

参数有关。

图 4⁃11　 凸轮机构的压力角

一、 凸轮机构的压力角和许用值

压力角是衡量凸轮机构受力情况

好坏的一个重要参数。 凸轮机构的压

力角是指在不计摩擦的情况下， 凸轮

对从动件作用力的方向线与从动件上

力作用点的速度方向之间所夹的锐角。
如图 4⁃11 所示的移动尖顶从动件盘形

凸轮机构， 过接触点作凸轮廓线的法

线 n⁃n 与从动件的运动方向线之间的

夹角 α 就是其压力角。 不计摩擦时，
将凸轮作用在从动件上的力 F 分解成

沿从动件轴向和径向的两个分力， 即

F1 =Fcosα　 　 F2 =Fsinα
F1是推动从动件移动的有效分力，
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它随 α 的增大而减小； F2是引起导路中摩擦阻力的有害分力， 它随 α 的增大而增大。 当压

力角 α 增大到某一数值时， 有害分力所引起的摩擦阻力将大于有效分力 F1， 这时凸轮将无

法推动从动件运动， 机构发生自锁。 因此， 从减小推力、 避免自锁， 使机构具有良好的受力

状况观点看， 压力角 α 越小越好。
在生产实际中， 通常规定凸轮机构的最大压力角 αmax应小于许用压力角 [α]。 常用的

许用压力角数值为： 在推程时， 对于移动从动件， 取 [α] = 30°， 对于摆动从动件， 取 [α]
= 35° ～45°； 在回程时， 由于通常从动件不承受工作载荷， 只是在重力或弹力等作用下返回，
所以回程一般不存在自锁问题， 故许用压力角可取大些， 通常取 [α] = 70° ～80°。

二、 基圆半径的确定

如前所述， 设计凸轮机构时应保证 αmax≤[α]。 而凸轮机构的压力角与基圆半径大小有

关， 现说明如下。
如图 4⁃11 所示的凸轮机构中， 从动件的位移 s 与 A 点处凸轮向径 r 和基圆半径 r0的关

系为

r= r0+s （4⁃12）
从动件位移 s 根据工作需要事先给定， 如果凸轮的基圆半径 r0增大， r 也增大， 凸轮机

构的尺寸相应增大。 因此， 为使凸轮机构紧凑， r0应尽可能取小一些。 但是， 根据凸轮机构

的运动分析， 凸轮上 A 点的速度为 vA1 = rω1， 由图 4⁃11 的速度多边形可以求出从动件上 A 点

的速度 v2， 即

v2 = vA1 tanα= rω1 tanα （4⁃13）

r=
v2

ω1 tanα
（4⁃14）

r0 =
v2

ω1 tanα
-s （4⁃15）

由式 （4⁃15） 可知， 当运动规律给定后， ω1、 v2和 s 均为已知， 因此， 压力角 α 越小，
基圆半径 r0 越大， 机构越不紧凑。 工程实际中为了获得紧凑结构， 常选取尽可能小的基圆

半径， 但必须保证 αmax≤[α]。
在实际设计中， 通常通过结构条件初步确定基圆半径 r0。 例如： 当凸轮与轴做成一体

时， 基圆半径应略大于轴的半径； 当凸轮装配到轴上时， 基圆半径应略大于轮毂的半径。

三、 滚子半径的确定

如图 4⁃12 所示， 滚子从动件盘形凸轮机构的实际廓线， 是以理论廓线上各点为圆心作

一系列滚子圆， 然后作该圆族的包络线得到的。 因此， 凸轮实际廓线形状受到滚子半径大小

的影响。
图 4⁃12a 所示为内凹的凸轮廓线， η′为实际廓线， η 为理论廓线。 实际廓线的曲率半径

ρ′等于理论廓线的曲率半径 ρ 与滚子半径 rr 之和， 即 ρ′= ρ+rr。 这样无论滚子半径大小， 凸

轮实际廓线总能根据理论廓线光滑作出。 图 4⁃12b、 c、 d 所示为外凸的凸轮廓线， 实际廓线

的曲率半径 ρ′等于理论廓线的曲率半径 ρ 与滚子半径 rr 之差， 即 ρ′= ρ-rr。 所以当 ρ>rr 时，
ρ′>0， 实际廓线可以作出； 当 ρ= rr 时， ρ′= 0， 实际廓线出现尖点， 凸轮在尖点处极易磨损，
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图 4⁃12　 滚子半径的选择

不能使用； 当 ρ<rr 时， ρ′<0， 实际廓线出现交叉， 加工时交点以外廓线将被切去， 致使从

动件不能按预期运动规律运动， 这种现象称为运动失真。 因此， 对于外凸的凸轮廓线， 应使

滚子半径 rr 小于理论廓线的最小曲率半径 ρmin。
此外， 滚子半径还受到强度、 结构等方面的限制， 不能做得太小。 如果滚子半径最大值

不能满足强度和结构等要求， 则应增大基圆半径。

第四节　 盘形凸轮轮廓曲线的设计

从动件运动规律确定后， 即可根据选定的基圆半径进行凸轮轮廓曲线的设计。 凸轮轮廓

曲线的设计方法有图解法和解析法， 它们都是依据反转法的原理设计的。

图 4⁃13　 凸轮反转法基本原理

一、 反转法的基本原理

如图 4⁃13 所示， 凸轮绕轴 O 以等角速度 ω 沿

逆时针方向转动， 推动从动件在导路中上下移动。
现设想在整个凸轮机构 （凸轮、 从动件、 导路）
上加一个与凸轮角速度 ω 大小相等、 方向相反的

角速度-ω， 于是凸轮静止不动， 而从动件与导路

一起以角速度-ω 绕凸轮转动， 且从动件仍以原来

的规律相对于导路移动 （或摆动）。 由于从动件

顶尖与凸轮轮廓始终接触， 所以加上反转角速度

后从动件顶尖的运动轨迹就是凸轮轮廓曲线。
这种把原来转着的凸轮看成是静止不动的， 而

把原来静止不动的导路及原来往复移动的从动件看成为反转运动的原理， 称为 “反转法” 原理。
如果从动件是滚子， 则滚子中心可看成是从动件的顶尖， 其运动轨迹就是凸轮的理论轮

廓线， 凸轮的实际轮廓线是与理论轮廓线相距滚子半径 rr 的一条等距曲线。

二、 图解法设计凸轮廓线

用图解法设计凸轮廓线， 就是用几何作图方法找出凸轮廓线上的一系列点， 然后绘制完
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整的凸轮廓线。 下面以对心直动尖顶从动件盘形凸轮轮廓的设计为例进行介绍。
已知凸轮基圆半径为 r0， 凸轮以等角速度 ω 沿顺时针方向转动， 从动件的位移曲线如

图 4⁃14 所示。 该凸轮轮廓曲线设计步骤如下：
1） 选取适当的比例尺， 作出从动件位移线图。 将推程和回程分成若干等份。
2） 按同一比例尺， 以 O 为圆心， 以 r0为基圆半径作出凸轮的基圆。
3） 等分基圆。 沿-ω 方向将基圆分成与位移线图横坐标对应的区间和等份， 图中射线

代表机构反转时各个位置的导路， 各射线与基圆的交点为 1、 2、 …
4） 在上述射线上从基圆起向外截取线段， 使其分别等于位移线图相应的纵坐标， 得点

1′、 2′、 …这些点即代表从动件尖顶依次占据的位置。
5） 将点 1′、 2′、 …连成光滑的曲线， 即凸轮的轮廓曲线。 若是滚子从动件， 则此轮廓

曲线为凸轮的理论轮廓曲线。

图 4⁃14　 对心直动尖顶从动件盘形凸轮轮廓的设计

用图解法设计凸轮的轮廓曲线， 凸轮各径向尺寸用作图来确定， 因此精度较低， 适用于

要求不高的简单凸轮。
2. 解析法设计凸轮廓线

用解析法设计凸轮廓线， 就是根据已知从动件运动规律和已知的机构参数， 求出凸轮廓

线的方程式， 精确计算出凸轮廓线上各点坐标值。 随着计算机和各种数控机床在生产中的应

用， 解析法设计具有了更大的现实意义。 下面以偏置直动滚子从动件盘形凸轮轮廓的设计为

例介绍解析法设计凸轮廓线。
（1） 理论廓线方程　 如图 4⁃15 所示， 建立 Oxy 坐标系， B0点为从动件处于起始位置时

滚子中心所处位置。 当凸轮转过 φ 角时， 从动件的位移为 s。 根据反转法原理， 此时滚子中

心处于 B 点， 其直角坐标为

x=（ s0+s）sinφ+ecosφ
y=（ s0+s）cosφ-esinφ} （4⁃16）
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图 4⁃15　 偏置直动滚子从动件

盘形凸轮轮廓的设计

式中， e 为偏距， s0 = r20-e
2 。

式 （4⁃16） 即为凸轮的理论廓线方程式。 若为

对心直动从动件， 令式 （ 4⁃16） 中 e = 0， r0 = s0
即可。

（2） 实际廓线方程　 因为凸轮实际廓线与理论

廓线在法向上距离等于滚子半径， 所以已知理论廓

线上任意一点 B 坐标 （x、 y） 时， 只要沿理论廓线

在该点的法向上取距离为 rr， 即可得实际廓线上相

应点 B′的坐标值 （x′， y′）。
由高等数学可知， 曲线上任意一点的法线斜率

与该点的切线斜率互为负倒数， 理论廓线上 B 点法

线斜率为

tanθ= dx
-dy

=（dx / dφ） / （-dy / dφ） （4⁃17）

根据式 （4⁃16） 有

dx / dφ=（ds / dφ-e）sinφ+（ s0+s）cosφ
dy / dφ=（ds / dφ-e）cosφ-（ s0+s）sinφ} （4⁃18）

由式 （4⁃17） 可求得

cosθ= -（dy / dφ） / （dx / dφ） 2+（dy / dφ） 2

sinθ=（dx / dφ） / （dx / dφ） 2+（dy / dφ） 2 } （4⁃19）

实际廓线上对应点 B′坐标为

x′= x±rrcosθ
y′= y±rrsinθ} （4⁃20）

此即凸轮实际廓线方程式。 式中 “-” 号用于内等距曲线， “+” 号用于外等距曲线。
（3） 刀具中心轨迹　 用铣刀、 砂轮或钼丝 （线切割机床采用） 等刀具外圆加工凸轮轮

廓时， 常需要给出刀具中心的直角坐标值。 如果刀具半径 rd与滚子半径 rr相同， 则理论廓线

方程即为刀具中心轨迹方程。 如图 4⁃16a 所示， 刀具半径 rd大于滚子半径 rr时， 刀具中心的

轨迹是理论廓线的外等距曲线， 法向距离为 （ rd-rr）； 如图 4⁃16b 所示， 刀具半径小于滚子

半径时， 刀具中心的轨迹是理论廓线的内等距曲线， 法向距离为 （ rr - rd ）。 因此， 用

| rd-rr | 代替 rr， 即可由式 （4⁃20） 得到刀具中心轨迹方程。

图 4⁃16　 刀具中心轨迹
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第五节　 凸轮的材料和结构

一、 凸轮材料的选择

凸轮机构工作时， 凸轮与滚子之间接触处将形成一个有限的接触面， 接触区附近会产生

交变的接触应力， 引起凸轮与滚子的剧烈磨损， 以致破坏凸轮机构的工作性能。 所以凸轮和

滚子的材料应具有足够的接触强度和良好的耐磨性能。
凸轮的材料通常可选用 45、 40Cr 等优质结构钢， 表面淬硬到 50～55HRC； 也可选用 15、

20、 20Cr 等低碳合金钢， 经渗碳、 淬火到 58 ～ 63HRC； 对于一般的轻载凸轮， 可采用

HT200、 HT250 等加工制造。 通常滚子工作次数要比凸轮多， 所以即使滚子和凸轮选用相同

的材料， 滚子也会先失效， 但滚子加工容易， 更换方便。 滚子材料通常可选用 20Cr、
18CrMnTi， 经渗碳、 淬火到 58～63HRC； 也可选用 GCr15， 表面淬硬到 60 ～ 64HRC； 还可选

用 45、 40Cr 等中碳钢， 表面淬硬到 50 ～ 55HRC。 在有些凸轮副中， 经常有用滚珠轴承作为

滚子的。

二、 凸轮的结构

由于凸轮机构很难通用化、 标准化和系列化 （除一些用于步进传动的间歇分度凸轮机

构有系列产品）， 因此凸轮机构要根据具体要求进行结构设计。 凸轮机构的结构除了能实现

预定的运动要求外， 还应满足工艺要求， 便于加工和装配。
凸轮的基本形状主要有整体式和剖分式两种。 对于中小型中高速凸轮机构的凸轮， 多采

用整体式结构， 如图 4⁃17a 所示。 对于大型低速凸轮机构的凸轮， 或要求经常更换时 （如经

常调整凸轮轮廓形状时）， 常采用剖分式结构， 如图 4⁃17b 所示。

图 4⁃17　 凸轮结构形式

凸轮与凸轮轴的连接方式有键连接、 销连接和无键连接等形式， 选用时应综合考虑装

拆、 固定和调整， 具体选用可参考第十一章轴的设计。 个别情况下， 也有凸轮与轴制成一个

零件的情况， 如内燃机的配气凸轮轴等。
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习　 　 题

4⁃1　 凸轮机构有哪些优缺点？
4⁃2　 在选用从动件运动规律时， 主要考虑哪些因素？
4⁃3　 设计用于控制刀具进给运动的凸轮机构， 从动件处于切削段时采用什么运动规律合适？

图 4⁃18　 题 4⁃7 图

4⁃4　 设计时为什么控制压力角的最大值？ 平底推杆凸轮机构的压力角是

多少？
4⁃5　 选取基圆半径和滚子半径应注意哪些问题？
4⁃6　 什么是反转法？
4⁃7　 用作图法求图 4⁃18 所示位置的凸轮机构压力角、 凸轮基圆半径、 从动

件推程 h。
4⁃8　 设计一对心移动滚子从动件盘形凸轮机构。 已知凸轮以等角速度 ω 沿

顺时针方向转动， 从动件运动规律为： 当凸轮转过 60°时， 从动件以简谐运动规

律上升 30mm； 当凸轮继续转过 30°时， 从动件在最高位置停止不动； 当凸轮继

续转过 60°时， 从动件以等加速等减速运动规律回到最低位置； 当凸轮转过一周

中其余角度时， 从动件停歇不动。 取基圆半径为 50mm， 滚子半径为 10mm。 设

计此凸轮轮廓。
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第五章　 间歇运动机构设计

在许多机械中， 常要求原动件做连续运动时， 从动件做周期性的间歇运动， 这类输出运

动具有停歇特性的机构称为间歇运动机构 （geneva motion）。 例如， 自动机床的进给、 送料

和刀架的转动机构， 包装机械的送进机构等， 都广泛应用着各种间歇运动机构。 常用的间歇

运动机构有棘轮机构、 槽轮机构、 不完全齿轮机构和凸轮式间歇运动机构等。

第一节　 棘 轮 机 构

一、 棘轮机构的工作原理

图 5⁃1a 所示为轮齿式外啮合棘轮机构， 棘轮机构 （ ratchet and pawl） 主要由棘轮

（ratchet wheel）、 棘爪 （detent） 和机架组成。 棘轮 2 固连在轴 4 上， 原动杆 1 空套在轴 4
上。 当原动杆 1 沿顺时针方向摆动时， 与其相连的驱动棘爪 3 便借助弹簧或自重插入棘轮的

齿槽内， 使棘轮随着转过一定的角度。 当原动杆 1 沿逆时针方向摆动时， 驱动棘爪 3 在棘轮

的齿背上滑过， 制动棘爪 5 起着阻止棘轮沿逆时针方向转动的作用， 此时， 棘轮静止不动。
所以， 当原动杆 1 做连续的往复摆动时， 棘轮 2 做单向的间歇运动。 图 5⁃1b 所示为轮齿式

内啮合棘轮机构， 图 5⁃1c 所示为棘条的单向间歇传动机构。

图 5⁃1　 棘轮机构

棘轮机构的结构简单、 制造方便、 运动可靠； 而且棘轮轴每次转过角度的大小可以在较

大的范围内调节， 这些都是它的优点。 其缺点是工作时有较大的冲击和噪声， 而且运动精度

较差。 所以棘轮机构常用于速度较低和载荷不大的场合。

二、 棘轮机构的运动设计

1. 棘轮轮齿的偏斜角

如图 5⁃2 所示， 为了使棘爪受力最小， 应使棘轮齿顶 A 和棘爪的转动中心 O2的连线垂
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图 5⁃2　 棘轮轮齿的偏斜角

直于棘轮半径 O1A， 即∠O1AO2 = 90°。 轮齿对

棘爪作用的力有： 正压力 FN 和摩擦力 F， FN

可分解为圆周力 FP （通过棘爪的转动中心 O2）
和径向力 FT。 力 FT有使棘爪落到齿根的倾向；
摩擦力 F 有使棘爪与齿脱开的倾向。 为了保证

棘轮机构的正常工作， 必须使棘爪能顺利地落

到齿根， 而不致与齿脱开， 这就要求轮齿工作

面相对棘轮半径朝齿体内偏倾一角度 φ 。 φ 为

棘轮轮齿的偏斜角， 可从下列关系中求得

FTL>FLcosφ
因为 F=FN f，FT =FNsinφ

所以
sinφ
cosφ

>f

tanφ>tanρ
故 φ>ρ （5⁃1）
式中， ρ 为棘轮轮齿与棘爪之间的摩擦角， ρ = arctan f 。 当摩擦因数 f = 0. 2 时， ρ = 11°

30′， 故通常取偏斜角 φ = 20°。
2. 棘轮、 棘爪的几何尺寸及棘轮齿形的画法参看 《机械设计手册》。

第二节 　 槽 轮 机 构

一、 槽轮机构的工作原理

图 5⁃3a 所示为外啮合槽轮机构 （geneva mechanism）， 它由具有均布开口径向槽的槽轮 2

图 5⁃3　 槽轮机构
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和带有圆柱销的拨盘 1 及机架组成。 拨盘上有一个带缺口的圆盘， 该圆盘起定位作用。 拨盘

是主动件， 它以等速回转。 当圆柱销进入槽轮的径向槽中时， 拨盘定位盘的外凸圆弧面与槽

轮上的内凹圆弧面开始脱离接触， 拨盘通过圆柱销驱使槽轮转动。 当拨盘与槽轮各自转过一

定角度后， 圆柱销与槽轮的径向槽分开， 而拨盘继续转动。 这时槽轮的内凹圆弧面被拨盘的

外凸圆弧面卡住， 故槽轮静止不动。 当拨盘再继续回转一定角度后， 圆柱销又进入槽轮的另

一个径向槽中， 驱使槽轮转动。 这样， 周而复始， 槽轮便获得单向的间歇转动。
槽轮机构结构简单， 外形尺寸小， 工作可靠， 机械效率高， 在进入和退出啮合时运动比

较平稳， 但在运动过程中， 加速度变化较大， 圆柱销与径向槽之间冲击严重， 所以它一般用

于转速不高， 要求间歇转动一定角度的分度装置和自动化机械。 图 5⁃3b 所示为电影放映机

中使用的槽轮机构。

二、 槽轮的槽数 z 和拨盘的圆柱销数 n

1. 槽轮的槽数 （geneva numerate）
为了使槽轮的起动和停止比较平稳， 设计槽轮时应使拨盘圆柱销进入和退出径向槽时，

其速度方向与槽方向一致。 这就可以保证槽轮起动和停止的瞬时角速度为零， 以避免刚性冲

击， 所以在这两个位置上拨盘与槽互相垂直。
如果槽轮的槽数为 z ， 则相邻两槽之间夹角为

2φ2 =
2π
z

从几何关系得

φ2 =
π
z
， φ1+φ2 =

π
2

φ1 =
π
2
- π
z
= z-2

2z
π

所以， 在槽轮转过 2φ2 的时间里拨盘的转角为

2φ1 =
z-2
z

π （5⁃2）

在一个运动循环内， 槽轮 2 的运动时间 td与拨盘 1 的运动时间 t 之比称为运动系数 τ。
当拨盘 1 等速转动时， 这个时间比可以用转角之比来表示。 若拨盘上只有一个圆柱销， 拨盘

转一周槽轮转位一次， 因此 td和 t 各对应于拨盘 1 的回转角 2φ1和 2π， 此时， 运动系数 τ 为

τ=
td
t
=
2φ1

2π
= z-2

2z
（5⁃3）

τ = 0 表示槽轮始终不动， 故 τ 值必须大于零。 由上式可知， 径向槽数应等于或大于 3。
这种圆柱销数为 1 的槽轮机构， 它的运动系数 τ 总是小于 0. 5， 即槽轮的运动时间总小于静

止时间。
2. 拨盘的圆柱销数

如果圆柱销数 n>1， 则可以得到 τ>0. 5 的槽轮机构。 当圆柱销数为 n 时， 拨盘转动一

周， 槽轮将转位 n 次， 故运动系数 τ 也大 n 倍， 即

τ=n（ z
-2）
2z

<1 （5⁃4）
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τ = 1 表示槽轮与拨盘一样做连续运动， 故 τ 应小于 l。
由此可得

n< 2z
z-2

（5⁃5）

由式 （5⁃5） 可知， 当 z = 3 时， n 可取 1～5； 当 z = 4 或 5 时， n 可取 1～3； 当 z ≥6 时，
n = 1～2。

槽轮机构的各基本尺寸 （图 5⁃3a）： L 为槽轮机构的中心距； r 为圆柱销半径； R 为圆柱

销的回转半径， R = Lsin π
z
； γ 为锁住弧张开角， γ = 2π 1

z
+ 1
2

〓

〓
〓

〓

〓
〓 ； e 为槽顶侧壁厚， e>3 ～

5mm； b 为槽底高， b≤L-（R+ r）， 一般取 b= L -（R+r） -（3 ～ 5）mm， 以避免圆柱销 A 绕 O1

转动时与槽轮轴相碰； a 为槽顶高， a=Lcos π
z
。

第三节　 不完全齿轮机构

不完全齿轮是指轮齿不布满整个圆周的齿轮， 由这种齿轮组成的传动机构称为不完全齿

轮机构 （imperfect gear）， 如图 5⁃4 和图 5⁃5 所示， 它常用作间歇传动机构。 这种机构的主动

轮 1 为只有一个齿或 n 个齿的不完全齿轮， 从动轮 2 可以是普通的完整齿轮 （图 5⁃5）， 也

可以由正常齿和带锁住弧的厚齿彼此相间地组成 （图 5⁃4）。 当主动轮 1 的有齿部分作用时，
从动轮 2 被驱使转动； 当主动轮 1 的无齿圆弧部分作用时， 从动轮 2 停止不动， 因而当主动

轮连续转动时， 从动轮获得时转时停的间歇运动。

图 5⁃4　 不完全齿轮机构 图 5⁃5　 具有附加杆的不完全齿轮机构

不难看出， 每当主动轮 1 连续转过一周时， 图 5⁃4a、 b 和图 5⁃5 所示机构的从动轮 2 分

别间歇运动地转过 1 / 8、 1 / 4 和 l 周。 为了防止从动轮在停歇时游动， 两轮轮缘上各装有锁

住弧。 当主动轮匀速转动时， 这种机构的从动轮在运动期间也是保持匀速转动的， 但是当从

动轮由停歇而突然到达某一转速， 以及由某一转速突然停止时， 都会像等速运动规律的凸轮
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机构那样产生刚性冲击。 因此， 对于转速较高的不完全齿轮机构， 可在两轮的端面分别装上

瞬心线附加杆 L 和 K （图 5⁃5）， 使从动件的角速度由零逐渐增加到某一数值， 从而避免

冲击。
不完全齿轮机构常应用于电影放映机、 计数器和某些进给机构之中。

第四节　 凸轮式间歇运动机构

图 5⁃6 所示为凸轮式间歇运动机构。 主动凸轮 1 驱动从动转盘 2 上的滚子， 将凸轮的连

续转动变换为转盘的间歇转动。

图 5⁃6　 凸轮式间歇运动机构

图 5⁃6a 中， 主动凸轮 1 呈圆柱形， 从动转盘 2 的端面均布着若干滚子， 其轴线平行于

转盘的轴线， 称为圆柱凸轮间歇运动机构。 图 5⁃6b 中， 主动凸轮 1 的形状像圆弧面蜗杆，
从动转盘 2 的圆柱表面均布着若干滚子， 其轴线垂直于转盘的轴线， 称为蜗杆凸轮间歇运动

机构。 这种蜗杆凸轮间歇运动机构可以通过调整凸轮与转盘的中心距来调节滚子与凸轮轮廓

之间的间隙， 以保证机构的运动精度。
凸轮式间歇运动机构传动平稳， 工作可靠， 常用于传递交错轴间的分度运动和高速分度

转位的机械中。

习　 　 题

5⁃1　 棘轮机构的运动设计主要包括哪些内容？
5⁃2　 槽轮机构有什么特点？ 什么是运动系数 τ？ 为什么 τ 必须大于零而小于 1？
5⁃3　 已知一槽轮机构的槽数 z= 6， 圆销数 n= 1， 若主动拨盘的转速 n1 = 60r / min， 求槽轮运动时间和静

止时间及运动系数 τ 的大小？
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第六章　 齿轮传动机构设计

第一节　 概　 　 述

一、 齿轮传动的发展历史简介

齿轮机构 （gears mechanism） 是历史上应用最早的传动机构之一， 被广泛地应用于传递

空间任意两轴间的运动和动力， 传递的功率可达数十万千瓦， 圆周速度可达 200m / s。 但是

对齿轮机构要求有较高的制造精度和安装精度， 成本较高。
齿轮传动技术经历了长期的历史发展过程。 远在公元前 400 ～前 200 年， 我国就已经开

始使用齿轮， 在我国山西出土的青铜齿轮 （公元前 476 年， 直径为 25mm， 40 齿） 是迄今发

现的最古老齿轮， 古代的指南车 （公元前 235 年， 我国马钧发明） 就是以齿轮机构为核心

的机械装置。 但是从 17 世纪， 人们才开始研究能正确传递运动的轮齿形状。 18 世纪， 欧洲

工业革命以后， 齿轮传动应用日益广泛， 先是发展摆线齿轮， 而后是渐开线齿轮。 在 1694
年， 法国学者拉伊尔 （Philippe De La Hire） 首先提出渐开线可作为齿形曲线。 1733 年， 法

国人卡米 （Camus M. ） 提出齿轮啮合基本定律， 建立了关于接触点轨迹的概念。 对渐开线

齿形应用做出贡献的是威利斯 （Willis R. ）， 他提出中心距变化时， 渐开线齿轮具有角速比

不变的优点。 1820 年前后， 英国的怀特 （White） 制成第一台既能加工圆柱齿轮、 又能加工

锥齿轮的机床。 1873 年， 德国工程师霍珀 （Hoppe） 提出， 针对不同齿数的齿轮压力角改变

的渐开线齿形， 从而奠定了现代变位齿轮的思想基础。 直至 19 世纪末， 展成法的原理及利

用此原理切齿的专用机床与刀具的相继出现， 使齿轮加工具有较完善的手段后， 渐开线齿形

才显示出巨大的优越性。

二、 齿轮传动的特点

齿轮传动的主要特点是：
1） 效率高， 传动比稳定， 工作可靠， 寿命长。
2） 适用的速度和传递的功率范围广。
3） 可实现平行轴、 相交轴和交错轴之间的传动。
4） 制造成本较高， 当齿轮精度低时噪声大， 是机器主要噪声源之一。
5） 不适合在两轴中心距很大的场合应用。

三、 齿轮传动的主要类型

齿轮传动是目前机械传动中应用最广泛、 最常见的一种传动形式。 齿轮依靠它的轮齿来

传递力矩和运动、 变换运动方向、 指示读数及变换机构位置等。
齿轮的种类很多， 有不同的分类方法。
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1. 按传动比是否恒定分

按传动比 i12 =
ω1

ω2

〓

〓
〓

〓

〓
〓 是否恒定， 分为定传动比 （ i12 =常数） 和变传动比 （ i12≠常数） 传

动的齿轮机构。
2. 按齿轮副中两轴的相对位置分

按齿轮副中两轴的相对位置， 可分为平行轴、 相交轴及交错轴齿轮传动三种类型。
（1） 平行轴齿轮传动　 如图 6⁃1 所示， 包括直齿圆柱齿轮 （spur gear mechanism） [又分

外啮合 （external meshing gears mechanism， 图 6⁃1a）、 内啮合 （ internal meshing gears mecha⁃
nism， 图 6⁃1b）]， 齿轮齿条 （pinion and rack mechanism， 图 6⁃1c）， 斜齿圆柱齿轮 （helical
gear mechanism， 图 6⁃1d） 和人字齿轮 （double⁃helical gear mechanism， 图 6⁃1e） 等。

图 6⁃1　 平行轴齿轮机构

（2） 相交轴齿轮传动　 如图 6⁃2 所示， 包括直齿锥齿轮 （bevel gear mechanism， 图 6⁃2a），
斜齿锥齿轮 （图 6⁃2b） 和弧齿锥齿轮 （spiral bevel gear mechanism， 图 6⁃2c） 等。

图 6⁃2　 相交轴齿轮机构

（3） 交错轴齿轮传动 　 如图 6⁃3 所示， 包括交错轴斜齿圆柱齿轮 （crossed helical gear
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mechanism， 图 6⁃3a）， 蜗轮蜗杆 （worm and worm wheel mechanism， 图 6⁃3b） 和准双曲面齿

轮 （hypoid gear mechanism， 图 6⁃3c） 等。

图 6⁃3　 交错轴齿轮机构

在定传动比传动的齿轮机构中， 齿轮都是圆柱形或圆锥形的， 所以把这类齿轮机构又称

为圆形齿轮机构。 在定传动比齿轮机构中， 根据啮合方式的不同有多种类型的齿轮机构， 如

外啮合直齿、 斜齿， 内啮合直齿、 斜齿， 曲齿， 齿条等。
在变传动比传动的齿轮机构中， 齿轮一般是非圆形的， 如椭圆齿轮机构， 如图 6⁃4 所

示。 所以该类机构又称为非圆齿轮机构。

图 6⁃4　 椭圆齿轮机构

3. 按轮齿轮廓曲线分

按轮齿齿廓曲线， 可分为渐开线、 摆线、 圆弧线和双圆弧线齿轮等。
4. 按齿轮外形分

按齿轮外形， 可分为圆柱齿轮、 锥齿轮、 蜗杆蜗轮、 鼓形齿轮和非圆齿轮等。
5. 按工作条件分

按工作条件， 可分为开式传动、 半开式传动和闭式传动。 开式齿轮传动的齿轮是完全外

露的， 不能保证良好的润滑， 齿面易磨损。 半开式齿轮传动有简易防护装置， 但不封闭， 工

作条件较开式齿轮传动好， 但难免有异物侵入。 闭式齿轮传动的齿轮和轴承全部封闭在刚性

箱体内， 可保证良好的润滑， 应用广泛。
6. 按齿面的硬度分

按齿面的硬度， 可分为软齿面齿轮 （硬度 ≤ 350HBW） 和硬齿面齿轮 （硬度 >
350HBW）。

由于渐开线圆柱齿轮传动的应用十分广泛， 同时又是讨论其他类型齿轮传动的基础， 所

以在本章主要讨论渐开线齿轮传动。
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四、 对齿轮传动的基本要求

齿轮传动依靠主、 从动轮的轮齿齿廓直接接触依次啮合来传递连续回转运动和动力， 为

了使传递的回转运动任一瞬时都保持稳定的传动比， 避免产生振动和冲击， 并能够传递一定

的动力 （功率）， 使轮齿具有承受一定载荷的能力， 对齿轮传动提出了以下要求：
1） 传动平稳、 可靠， 能保证实现瞬时传动比恒定。 即对不同用途的齿轮， 要求不同程

度的工作平稳性指标， 使齿轮传动中产生的振动、 噪声在允许的范围内， 保证机器的正常

工作。
2） 有足够的承载能力。 即要求齿轮尺寸小、 重量轻， 能传递较大的力， 有较长的使用

寿命。 在工作过程中不产生轮齿折断、 严重的磨损、 齿面点蚀等失效形式。

第二节　 齿廓啮合基本定律

齿轮最关键的部位是其轮廓的齿廓曲线， 因为一对齿轮之间是依靠主动轮轮齿的齿廓推

动从动轮轮齿的齿廓来实现的。 这样一对互相啮合的、 能实现预定传动比的齿廓称为共轭齿

廓 （conjugate tooth profile）。 因此， 实际应用中的任何一对齿轮机构中， 互相啮合的齿廓都

是共轭齿廓。

图 6⁃5　 齿廓曲线与传动比的关系

如图 6⁃5 所示为一对互相啮合的齿轮， 主动

轮 1 以角速度 ω1 转动并推动从动轮 2 以角速度 ω2

反方向回转， O1、 O2 分别为两轮的回转中心。 两

轮轮齿的齿廓在任意一点 K 接触， 在 K 点处， 两

轮的线速度分别为 vK1和 vK2。
过 K 点作两齿廓的公法线 n⁃n， 要使两齿廓实

现正常的接触传动， 它们彼此既不分离， 也不能

相互嵌入。 因此， vK1和 vK2在公法线 n⁃n 上的分速

度 （即投影） 应该相等。
以 α1、 α2分别表示两齿廓在接触点 K 的线速

度 vK1、 vK2与公法线 n⁃n 之间的夹角， 则

vKn1 = vK1cosα1， vKn2 = vK2cosα2

即

vK1cosα1 = vK2cosα2

得

ω1O1Kcosα1 =ω2O2Kcosα2

从 O1、 O2分别向公法线 n⁃n 作垂线得交点 N1

及 N2， 有

O1Kcosα1 =O1N1， O2Kcosα2 =O2N2

则

ω1O1N1 =ω2O2N2
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又因△O1N1P ∽△O2N2P， 则得

i12 =
ω1

ω2
=
O2N2

O1N1

=
O2P

O1P
（6⁃1）

上式表明， 两齿轮的传动比 i12要保持恒定， O2P / O1P必为定值。 因两齿轮回转中心 O1、

O2 均为定点 （即两齿轮中心距O1O2为定长）， P 点应为连心线 O1O2上的一固定点。 由此，
可以得到齿廓啮合基本定律：

1） 两相互啮合传动的一对齿轮， 不论两齿廓在任何位置接触， 其齿廓形状必须能实现

过接触点所作的两齿廓公法线与连心线相交于一固定点 P。

2） 两齿轮的传动比 i12与固定点 P 分两轮连心线 O1O2 的两线段长O1P、 O2P成反比。
当两齿轮做定传动比传动时， 节点 P 在两轮的运动平面上的轨迹是两个圆， 分别称其

为轮 1 和轮 2 的节圆 （pitch circle）， 节圆半径分别为 r′1 =O1P和 r′2 =O2P。 由于两节圆在 P

点相切， 并且 P 点处两轮的圆周速度相等， 即 ω1 O1P =ω2 O2P， 故两齿轮啮合传动可视为

两轮的节圆在做纯滚动。
当两齿轮做变传动比传动时， 节点 P 在两轮的运动平面上的轨迹为非圆曲线， 称之为

节线 （pitch line）， 如椭圆齿轮传动。 一般情况下， 只要给出一条齿廓曲线， 就可以根据齿

廓啮合的基本定律求出与其共轭的另一条齿廓曲线。
本章中主要研究传动比为恒定的齿轮传动， 也就是节线为圆形的齿轮传动。 在这类传动

中， 目前常用的齿廓曲线有渐开线、 摆线和变态摆线等。 由于渐开线作为齿廓曲线， 不但传

动性能好， 而且便于设计、 制造、 测量和安装， 具有良好的互换性。 所以， 目前绝大多数齿

轮都采用渐开线作为齿廓曲线。

第三节　 渐开线及渐开线齿廓

一、 渐开线的形成

当一条直线沿半径为 rb 的圆做纯滚动时， 如图 6⁃6 所示， 直线上任意点 K 的轨迹 AK，

称为该圆的渐开线 （involute）。 这个圆称为渐开线的基圆 （base circle）， 其半径用 rb 表示。
直线 BK 称为渐开线的发生线 （generating line）。 渐开线所对应的中心角 θK 称为渐开线 AK
段的展角。

二、 渐开线的性质

根据渐开线的形成过程， 可知渐开线具有以下性质：

1） 发生线沿基圆滚过的长度等于该基圆上被滚过圆弧的长度， 即BK=AB

（

。
2） 发生线是渐开线在任意点 K 的法线， 即渐开线上任意点的法线一定是基圆的切线。

3） 发生线与基圆的切点 B 是渐开线在点 K 的曲率中心， 而线段BK是渐开线在 K 点的

曲率半径。 渐开线上越接近基圆的点， 其曲率半径越小， 渐开线在基圆上点 A 的曲率半径
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为零。
4） 渐开线的形状取决于基圆的大小。 如图 6⁃7 所示， 在相同展角处， 基圆半径越大，

其渐开线的曲率半径越大， 当基圆半径趋于无穷大时， 渐开线变成直线。 故齿条的齿廓就是

变成直线的渐开线。 渐开线上任意点法向压力 Fn 的方向线， 与该点速度方向线所夹的锐角

αK， 称为该点的压力角 （pressure angle）， 如图 6⁃6 所示， 渐开线在 K 点的压力角可表示为

cosαK =OB

OK
=
rb
rK

（6⁃2）

因此渐开线上各点的压力角不相等。

图 6⁃6　 渐开线的形成 图 6⁃7　 不同基圆上的渐开线

图 6⁃8　 同一基圆上两条渐开线

5） 基圆内没有渐开线。
6） 同一基圆上任意两条渐开线之间

各处的公法线长度相等， 如图 6⁃8 所示。

三、 渐开线方程及渐开线函数

在图 6⁃6 中， 定义 rK 为渐开线在任

意点 K 的向径。 由式 （6⁃2） 可知渐开线

在该任意点 K 的压力角 αK 为

cosαK =
rb
rK

又因

tanαK =BK
rb

=AB

（

rb
=
rb（αK+θK）

rb
=αK+θK

得

θK = tanαK-αK （6⁃3）
由上式可知， 展角 θK 是压力角 αK 的函数， 称为渐开线函数 （ involute function）， 用

invαK 来表示， 即

invαK = θK = tanαK-αK （6⁃4）
由此可得渐开线的极坐标方程式为
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rK = rb / cosαK

θK = invαK = tanαK-αK
{ （6⁃5）

四、 渐开线齿廓啮合特性

1. 渐开线齿廓满足啮合基本定律并能保证定传动比传动

在了解了渐开线的形成及性质之后， 就不难证明用渐开线作为齿廓曲线， 是满足啮合基

本定律并能保证定传动比传动的。

图 6⁃9　 渐开线齿廓的

啮合传动

如图 6⁃9 所示， 两齿轮连心线为 O1O2， 两轮基圆半径分别为

rb1、 rb2。 两轮的渐开线齿廓 C1、 C2 在任意点 K 啮合， 根据渐开

线特性 （2）， 齿廓啮合点 K 的公法线 n⁃n 必同时与两基圆相切，
切点为 N1、 N2， 即 N1N2 为两基圆的内公切线。

由于两轮的基圆为定圆， 其在同一方向只有一条内公切线。
因此， 两齿廓在任意点 K 啮合， 其公法线 N1N2 必为定直线， 其

与 O1O2 线交点必为定点， 则两轮的传动比为常数， 即

i12 =
ω1

ω2
=
O2P

O1P
=const

渐开线齿廓啮合传动的这一特性称为定传动比性。 这一特性

在工程实际中具有重要意义， 可减少因传动比变化而引起的动载

荷、 振动和噪声， 能提高传动精度和齿轮使用寿命。
2. 渐开线齿廓传动具有可分性

在图 6⁃9 中， △O1N1P∽△O2N2P， 因此两轮的传动比又可写成

i12 =
ω1

ω2
=
O2P

O1P
=
r′2
r′1

=
rb2
rb1

（6⁃6）

由此可知， 渐开线齿轮的传动比又与两轮基圆半径成反比。 渐开线加工完毕之后， 其基

圆的大小是不变的， 所以当两轮的实际中心距与设计中心距不一致时， 两轮的传动比却保持

不变。 这一特性称为传动的可分性， 对齿轮的加工和装配是十分重要的。
3. 渐开线齿廓传动具有平稳性

由于一对渐开线齿轮的齿廓在任意啮合点处的公法线都是同一直线， 因此两齿廓上

所有啮合点均在 N1N2 上， 或者说两齿廓在 N1N2 上啮合。 因此， 线段 N1N2 是两齿廓啮

合点的轨迹， 故 N1N2 线又称为啮合线 （ line of action）。 而在齿轮传动中， 啮合齿廓间的

正压力方向是啮合点公法线方向， 故在齿轮传动过程中， 两啮合齿廓间的正压力方向始

终不变。 这一特性称为渐开线齿轮传动的受力平稳性。 该特性对延长渐开线齿轮使用寿

命有利。
由于渐开线齿廓具有上述特性， 在机械工程中得到了广泛应用。

第四节　 标准直齿圆柱齿轮各部分名称及几何尺寸计算

为了进一步研究齿轮的传动原理和齿轮的设计问题， 必须首先了解和掌握齿轮各部分的
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名称、 符号及其尺寸间的关系。

一、 直齿圆柱齿轮各部分名称及符号

图 6⁃10 所示为标准直齿圆柱齿轮的一部分， 其各部分的名称及符号如下。

　 图 6⁃10　 直齿圆柱齿轮各部分名称和符号

1. 齿顶圆 （addendum circle）
齿轮所有轮齿的顶端都在同一个圆上， 这个过

齿轮各齿顶端的圆称为齿顶圆， 用 da 或 ra 表示其

直径或半径。
2. 齿根圆 （dedendum circle）
齿轮所有轮齿之间的齿槽底部也在同一个圆

上， 这个圆称为齿根圆， 用 df 或 rf 表示其直径或

半径。
3. 基圆 （base circle）
即形成渐开线的基础圆， 其直径和半径分别用

db 和 rb 表示。
4. 分度圆 （reference circle）
为便于齿轮设计、 几何尺寸的计算、 测量所规

定的一个基准圆， 其直径和半径分别用 d 和 r 表示。
5. 齿厚 （tooth thickness）
沿任意圆周所量得的轮齿的弧线长度称为该圆周上的齿厚， 用 si 表示。
6. 齿槽宽 （space width）
相邻两轮齿之间的齿槽沿任意圆周所量得的弧线长度称为该圆周上的齿槽宽， 用 ei

表示。
7. 齿距 （pitch）
沿任意圆周上相邻两齿间同侧齿廓之间的弧长称为齿距， 用 pi 表示。 显然 pi = si+ei。
8. 法向齿距

相邻两齿间同侧齿廓之间的法向距离称为法向齿距， 用 pn 表示。 根据渐开线的性质，
法向齿距 pn 等于基圆齿距 pb， 即 pn = pb。

9. 齿顶高 （addendum）
分度圆与齿顶圆之间的径向高度， 用 ha 表示。
10. 齿根高 （dedendum）
分度圆与齿根圆之间的径向高度， 用 hf 表示。
11. 全齿高 （tooth depth）
齿顶圆与齿根圆之间的径向高度， 用 h 表示。
12. 齿宽

轮齿沿轴线方向的宽度， 用 b 表示。
分度圆上齿厚、 齿槽宽和齿距分别用 s、 e、 p 表示， 对于标准圆柱齿轮：

s= e= p
2

=πm
2
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二、 直齿圆柱齿轮的基本参数

1. 齿数 （number of tooth）
在齿轮整个圆周上轮齿的总数， 用 z 表示。 齿数影响齿轮传动比和齿轮尺寸。
2. 模数 （module）
模数是分度圆作为齿轮几何尺寸计算依据的基准而引入的参数。

因为分度圆周长 C=πd= zp， 故 d= z· p
π
。 由于 π 是无理数， 为了便于计算、 制造和检

测， 人为地规定比值
p
π

为一简单的有理数， 并把这个比值称为模数， 用 m 表示， 单位为

mm。 即

m= p
π

（6⁃7）

所以得到

图 6⁃11　 不同模数的齿轮

d=mz （6⁃8）
显然， 模数越大， 则齿距越大，

齿厚也就越大。 图 6⁃11 所示为齿数 z
相同、 模数 m 不同的齿轮。 由图可以

看出， 模数 m 是决定齿轮几何尺寸的

重要参数。 齿轮的模数已经标准化，
我国已规定的标准模数见表 6⁃1。 在齿

轮设计计算时， 模数 m 必须取标准

值。 表 6⁃1 所列模数有两个系列， 优

先选用第一系列， 括号内的最好不要

使用。
表 6⁃1　 圆柱齿轮标准模数系列 （GB / T 1357—2008） （单位： mm）

第一系列 　 1　 1. 25　 1. 5　 2　 2. 5　 3　 4　 5　 6　 8　 10　 12　 16　 20　 25　 32　 40　 50

第二系列 　 1. 125　 1. 375　 1. 75　 2. 25　 2. 75　 3. 5　 4. 5　 5. 5（6. 5） 　 7　 9　 11　 14　 18　 22　 28　 35　 45

由于任何一个齿轮的齿数 z 和模数 m 是一定的， 由此可知， 任何齿轮都有且只有一个分

度圆。
3. 压力角 （pressure angle）

由式 cosαK =
rb
rK

可知， 渐开线齿廓上任意点 K 处的压力角 αK = arccos
rb
rK

。 对于同一渐开

线齿廓， rK 不同， αK 也不同。 基圆上渐开线的压力角等于零， 通常所说的齿轮压力角是指

在分度圆上的压力角， 用 α 表示。 所以有

rb = r·cosα=mz
2
cosα （6⁃9）

由上式可知， 模数、 齿数不变的齿轮， 若其压力角不同， 其基圆的大小也不同， 因而其
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齿廓渐开线的形状也不同。 因此， 压力角是决定渐开线齿廓形状的重要参数。
国家标准 （GB / T 1356—2001） 中规定分度圆压力角为标准值， 一般情况下 α= 20°， 特

殊情况也用 α= 14. 5°、 15°、 22. 5°、 25°等。
4. 齿顶高系数 h∗

a 和顶隙系数 c∗

为了以模数 m 表示齿轮的几何尺寸， 规定齿顶高和齿根高分别为： ha =h∗
a m， hf =（h∗

a +

c∗）m。
这两个参数也已经标准化， 对于正常齿， h∗

a = 1. 0， c∗ = 0. 25； 对于短齿， h∗
a = 0. 8，

c∗ = 0. 3。
以上五个参数是齿轮的基本参数。

三、 标准直齿圆柱齿轮的几何尺寸计算

通常所说的标准齿轮是指： m、 α、 h∗
a 、 c∗都为标准值， 而且 s = e 的齿轮。 根据图 6⁃10，

很容易推导出齿轮的齿顶圆、 齿根圆及全齿高等其他尺寸的计算公式。 渐开线标准直齿圆柱齿

轮传动几何尺寸的计算公式见表 6⁃2， 在有关的机械设计手册中也有公式汇集， 以供在实际工

作中使用。
表 6⁃2　 渐开线标准直齿圆柱齿轮传动几何尺寸的计算公式

名称 符号 计算公式

模数 m 根据齿轮受力情况和结构需要确定，选取标准值

压力角 α 选取标准值

分度圆直径 d d1 =mz1；d2 =mz2
齿顶高 ha ha1 =ha2 =h∗

a m

齿根高 hf hf1 =hf2 =（h∗
a +c∗）m

全齿高 h h1 =h2 =（2h∗
a +c∗）m

齿顶圆直径 da da1 =（ z1±2h∗
a ）m；da2 =（ z2±2h∗

a ）m

齿根圆直径 df df1 =（ z1∓2h∗
a ∓2c∗）m；df2 =（ z2∓2h∗

a ∓2c∗）m

基圆直径 db db1 =mz1cosα；db2 =mz2cosα

齿距 p p=πm

基圆齿距 pb pb = pcosα

齿厚 s s=πm / 2

齿槽宽 e e=πm / 2

任意圆齿厚 si si = s
ri
r
-2ri（invαi-invα）

顶隙 c c= c∗m
标准中心距 a a=m（ z1±z2） / 2

节圆直径 d′ d′1 =db1 / cosα′；d′2 =db2 / cosα′

传动比 i12 i12 =
ω1

ω2
=
n1

n2
=
z2
z1

=
d′
2

d′1
=
d2

d1
=
db2

db1

　 　 注： 1. 对于数学符号 “±”， “+” 用于外啮合传动； “-” 用于内啮合传动。
2. 对于数学符号 “∓”， “-” 用于外啮合传动； “+” 用于内啮合传动。

表 6⁃1 中， α′为啮合角， 见本章第五节式 （6⁃16）。 由表中公式可见， 渐开线标准直齿

圆柱齿轮的几何尺寸和齿廓形状完全由 z、 m、 α、 h∗
a 、 c∗这五个基本参数确定。
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四、 齿条和内齿轮的尺寸

图 6⁃12 所示为齿条的结构， 它可以看作齿轮的一种特殊形式。 当齿轮的基圆半径 rb 增

大到无穷大时， 其圆心将位于无穷远处， 这时该齿轮的各个圆周都变成直线， 渐开线齿廓也

变成直线齿廓， 并且齿条运动为平动， 所以齿条直线齿廓上各点的压力角相等， 其大小等于

齿廓倾斜角， 即齿形角， 故齿形角为标准值。
由于齿条上同侧齿廓平行， 所以在与分度线平行的其他直线上的齿距均相等， 为 p =

πm， 但只有在分度线上 e= s= 1
2
mπ。 其他尺寸可参照标准直齿圆柱齿轮计算。

对于如图 6⁃13 所示的内齿轮， 其轮齿和齿槽相当于外齿轮的齿槽和轮齿， 故内齿轮的

齿廓为内凹的， 并且齿根圆大于分度圆， 分度圆大于齿顶圆， 而齿顶圆必须大于基圆才能保

证其啮合齿廓全部为渐开线。

图 6⁃12　 齿条各部分尺寸 图 6⁃13　 内齿轮各部分尺寸

第五节　 渐开线标准直齿圆柱齿轮的啮合传动

前面主要对单个渐开线齿轮进行了研究， 但单个齿轮无法组成传动机构， 所以必须研究

两个或两个以上的渐开线齿轮的啮合传动情况。

一、 正确啮合条件

一对渐开线齿廓满足啮合的基本定律并能保证定传动比传动， 但这并不说明任意两个渐

开线齿轮都能搭配起来正确地传动。 如图 6⁃14 所示的齿轮传动， K1和 K2分别为前一对轮齿

和后一对轮齿的啮合点。 一对渐开线齿轮在传动时， 它们的齿廓啮合点都应该在 N1N2 啮合

线上， 因此， 要使处于啮合线上的各对轮齿都能正确地进入啮合， 两齿轮的相邻两齿同侧齿

廓间的法线距离 （称为齿轮的法节， 用 pn 表示， 即法向齿距） 应相等。 如果两齿轮的法向

齿距相等， 则当图 6⁃14 所示的前一对轮齿在啮合线上的 K1点啮合时， 后一对轮齿就可以正

确地在啮合线上的 K2点进入啮合。 K1K2既是齿轮 1 的法向齿距， 又是齿轮 2 的法向齿距。
由以上分析可知， 两齿轮要正确地啮合， 它们的法向齿距必须相等。 根据渐开线的性
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质， 齿轮的法向齿距与其基圆上的齿距 （称为基节） 相等， 则有

pb1 = pb2

又因为 pb =
πdb

z
=πd

z
cosα=πmcosα

则 pb1 =πm1cosα1，pb2 =πm2cosα2

所以得到两齿轮正确啮合的条件为： m1cosα1 =m2cosα2。 m 和 α 都已标准化， 则必有

m1 =m2 =m
α1 =α2 =α

{ （6⁃10）

上式表明， 渐开线齿轮正确啮合的条件为： 两齿轮的模数和压力角必须分别相等。

二、 连续传动条件及重合度

一对满足正确啮合条件的齿轮， 只能保证在传动时其各对轮齿能依次正确地啮合， 但并

不能说明齿轮传动能够连续。
如图 6⁃15 所示为一对渐开线齿轮的啮合情况， 设齿轮 1 为主动轮， 以角速度 ω1 沿顺时

针方向回转； 齿轮 2 为从动轮， 以角速度 ω2 沿逆时针方向回转； N1N2为啮合线。 在两齿轮

轮齿开始进入啮合时， 先是主动轮 1 的齿根部分与从动轮 2 的齿顶部分接触， 即主动轮 1 的

齿根推动从动轮 2 的齿顶。 而轮齿进入啮合的起点为从动轮的齿顶圆与啮合线 N1N2的交点

B2。 随着啮合传动的进行， 轮齿的啮合点沿啮合线 N1N2移动， 即主动轮轮齿上的啮合点逐

渐向齿顶部分移动， 而从动轮轮齿上的啮合点则逐渐向齿根部分移动。 当啮合进行到主动轮

的齿顶圆与啮合线的交点 B1时， 两轮齿即将脱离接触， 故点 B1为轮齿接触的终点。

图 6⁃14　 渐开线齿轮的正确啮合条件 图 6⁃15　 齿轮的重合度
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从一对轮齿的啮合过程来看， 啮合点实际走过的轨迹只是啮合线 N1N2 的一部分线段

B1B2， 故把B1B2称为实际啮合线段。 当两轮齿顶圆加大时， B1 及 B2 点越接近于啮合线与

两基圆的切点， 实际啮合线段就越长。 但因为基圆内部没有渐开线， 所以两轮的齿顶圆不得

超过 N1、 N2 点。 因此， N1N2是理论上可能的最大啮合线段， 称为理论啮合线段， N1、 N2

称为啮合极限点。
由上述齿轮啮合的过程可以看出， 一对齿轮的啮合只能推动从动轮转过一定的角度， 而

要使齿轮连续地进行转动， 就必须在前一对轮齿尚未脱离啮合时， 后一对轮齿能及时地进入

啮合。 为此， 必须要求实际的啮合线段B1B2大于或等于齿轮的法向齿距 pn， 即B1B2≥pn。

由以上分析可知， 齿轮连续传动的条件是： 两齿轮的实际啮合线段B1B2应大于或等于

齿轮的法向齿距 pn。 根据渐开线性质， 齿轮法向齿距等于基圆齿距， 用符号 εα 表示B1B2与

pb 的比值， 称为重合度：

εα =
B1B2

pb
≥1 （6⁃11）

如果B1B2 = pb， 则表明始终只有一对轮齿处于啮合状态； 如果B1B2 >pb， 则表明有时为

一对轮齿啮合， 有时为多于一对轮齿啮合； 如果B1B2<pb， 则前一对轮齿在 B1 脱离啮合时，
后一对轮齿还未进入啮合， 结果将使传动中断， 引起轮齿间的冲击， 影响传动的平稳性。

为了保证齿轮的连续传动， 实际工作中 εα 应满足 εα≥[εα]， [εα] 为许用值。 根据机械

行业的不同， [εα] 一般可在 1. 1～1. 4 范围内选取， 也可以查阅相关的手册、 标准等资料。
对于一般的机械制造业， [εα] = 1. 4； 对于汽车、 拖拉机， [εα] = 1. 1 ～1. 2； 对于机床，

[εα] = 1. 3。

由图 6⁃15 可知， B1B2 =B1P+PB2

B1P= rb1（tanαa1-tanα′）=
mz1cosα

2
（tanαa1-tanα′）

PB2 = rb2（tanαa2-tanα′）=
mz2cosα

2
（tanαa2-tanα′）

εα =
B1B2

pb
=
B1P+PB2

pb
=
B1P+PB2

πmcosα

= 1
2π

[ z1（tanαa1-tanα′）+z2（tanαa2-tanα′）] （6⁃12）

式中， α′、 αa1、 αa2分别为啮合角和两轮齿顶圆压力角。
由上式可以看出， εα 与模数无关， 但随齿数 z 的增多而加大。 如果假想两轮的齿数逐

渐增加， 趋于无穷大时， 则 εα 将趋于一极限值 εαmax， 这时

εαmax =
4h∗

a

πsin2α
当 α= 20°， h∗

a = 1. 0 时， εαmax = 1. 982； 当 α= 15°， h∗
a = 1. 0 时， εαmax = 2. 546。

内啮合传动的重合度可用类似的方法推出。
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对于齿条传动， εα = 1
2π z1（tanαa1-tanα′）+

2h∗
a

sinαcosα
〓

〓
〓
〓

〓

〓
〓
〓 。

计算或校核齿轮传动的重合度时， 一般采用如下简化公式：
直齿圆柱齿轮的重合度：

εα = 1. 88-3. 2 1
z1

± 1
z2

〓

〓
〓

〓

〓
〓 （6⁃13）

斜齿圆柱齿轮的端面重合度：

εα = 1. 88-3. 2 1
z1

± 1
z2

〓

〓
〓

〓

〓
〓

〓

〓
〓〓

〓

〓
〓〓 cosβ （6⁃14）

式中， “+” 号用于外啮合； “-” 号用于内啮合； β 为斜齿轮的分度圆螺旋角。

三、 标准中心距及啮合角

1. 标准顶隙与无侧隙啮合条件

在齿轮传动中， 为避免一轮的齿顶与另一轮齿根的过渡曲线相接触， 故在一轮齿顶圆与

另一轮齿根圆之间应留有一定的间隙 c， 称为顶隙， c= c∗m 称为标准顶隙。 顶隙在传动中还

有储存润滑油的作用。
在齿轮传动中， 一齿轮节圆上的齿槽宽与另一齿轮节圆上的齿厚之差称为齿侧间隙 （简

称侧隙）。 为避免或减小轮齿的冲击， 应使两轮齿侧间隙为零； 而为防止轮齿受力变形、 发热

膨胀以及其他因素引起轮齿间的挤轧现象， 两轮非工作齿廓间又要留有一定的齿侧间隙。
齿侧间隙一般很小， 主要根据齿轮的工作条件及精度要求， 由齿厚公差来保证。 对于高

速齿轮和低振动、 低噪声要求的齿轮设计， 齿侧间隙的设计尤为重要。 但在齿轮设计计算

中， 齿轮的公称尺寸仍按无侧隙啮合来计算。
由于齿轮传动时， 相当于两轮节圆做纯滚动， 因此无侧隙啮合条件是： 一个齿轮节圆上

的齿厚等于另一个齿轮节圆上的齿槽宽， 即 s′1 = e′2， s′2 =e′1。
2. 中心距和啮合角

中心距 a 是齿轮传动的一个重要参数， 直接影响两齿轮传动是否为标准顶隙和无侧隙啮

合。 图 6⁃16 所示为一对标准外啮合齿轮传动的情况， 当保证标准顶隙 c= c∗m 时， 两轮的中

心距应为

a= ra1+c+rf2 = r1+h∗
a m+c∗m+r2-h∗

a m-c∗m
即

a= r1+r2 =
m
2
（ z1+z2） （6⁃15）

上式说明， 两轮的中心距 a 应等于两轮分度圆半径之和。 这个中心距称为标准中心距，
按照标准中心距进行安装称为标准安装。

一对齿轮啮合时两轮的节圆总是相切的， 即两轮的中心距总是等于两轮节圆半径之和。
当两轮按标准中心距安装时， 由式 （6⁃15） 可知两轮的分度圆也是相切的， 故两轮的节圆与

分度圆相重合。 由此可知， 节圆与分度圆上的齿厚和齿槽宽分别相等， 满足无侧隙啮合条

件。 可以得到结论： 一对渐开线标准齿轮按照标准中心距安装能同时满足标准顶隙和无侧隙

啮合条件。
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注意： 不论齿轮是否参加啮合传动， 分度圆是单个齿轮所固有的、 大小确定的圆， 与传

动的中心距变化无关； 而节圆是两齿轮啮合传动时才有的， 其大小与中心距的变化有关， 单

个齿轮没有节圆。
所谓啮合角是两轮在节点 P 的圆周速度方向与啮合线 N1N2 之间所夹的锐角， 用 α′表

示， 如图 6⁃16 所示。 当标准齿轮按照标准中心距安装时， 节圆与分度圆重合， 故 α=α′。
由于齿轮制造和安装的误差， 运转时径向力引起轴的变形以及轴承磨损等原因， 两轮的

实际中心距 a′往往与标准中心距 a 不一致， 略有变动， 如图 6⁃17 所示。

图 6⁃16　 标准外啮合齿轮传动 图 6⁃17　 非标准外啮合齿轮传动

当两轮实际中心距 a′大于或小于标准中心距 a 时， 两轮的节圆虽相切， 但两轮的分度

圆却分离或相割， 出现分度圆与节圆不重合的情况。
因为 rb1+rb2 =（ r1+r2）cosα=（ r′1+r′2）cosα′， 所以

acosα=a′cosα′ （6⁃16）
该式表明了啮合角与中心距之间的关系。

图 6⁃18　 齿轮与齿条的啮合传动

齿轮与齿条的啮合传动如图 6⁃18 所示， 其

啮合线为垂直于齿条齿廓并与齿轮基圆相切的

直线 N1N2， N2 点在无穷远处。 过齿轮轴心并

垂直于齿条分度线的直线与啮合线的交点即为

节点 P。
当齿轮分度圆与齿条分度线相切时称为标

准安装， 标准安装时， 保证了标准顶隙和无侧

隙啮合， 同时齿轮的节圆与分度圆重合， 齿条

节线与分度线重合。 故传动啮合角 α′等于齿轮

分度圆压力角 α， 也等于齿条的齿形角。
当非标准安装时， 由于齿条的齿廓是直线，

齿条位置改变后其齿廓总是与原始位置平行。 故

啮合线 N1N2 的位置不发生改变， 且节点 P 的位
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置不变， 因此齿轮节圆大小也不变， 并且一直与分度圆重合， 其啮合角 α′也一直等于齿轮分度圆

压力角 α， 但齿条的节线与其分度线不再重合。

第六节　 齿轮加工方法和变位原理

一、 齿轮加工方法

近代齿轮的加工方法很多， 有无切削加工和切削加工两大类。 无切削加工方法有热轧、
冷挤、 模锻、 精密铸造和粉末冶金等。 切削加工方法可分为仿形法和展成法两种。 表 6⁃3 为

齿轮齿形的常用切削加工方法。
表 6⁃3　 齿轮齿形的常用切削加工方法

切削加工方法 刀具 机床 加工精度

仿

形

法

成形铣

拉齿

盘形铣刀 铣床 加工精度和生产率都较低

指形齿轮铣刀 滚齿机或铣床 同上，是大型无槽人字齿轮的主要加工方法

齿轮拉刀 拉床
加工精度和生产率较高，拉刀专用，适用于

大批生产，尤其适用于内齿轮的加工

展

成

法

滚齿 齿轮滚刀

插齿和刨齿
插齿刀

刨齿刀

剃齿 剃齿刀

珩齿 珩磨轮

磨齿 砂轮

滚齿机

插齿机

刨齿机

剃齿机

珩齿机

剃齿机

磨齿机

加工精度为 6～10 级，Ra6. 3～Ra3. 2μm，
常用于加工直齿轮、斜齿轮及蜗轮

加工精度为 7～9 级，Ra6. 3～Ra3. 2μm，适用于加工内外啮

合的圆柱齿轮、双联齿轮、三联齿轮、齿条和锥齿轮等

加工精度为 6～7 级，常用于滚齿、插齿后，淬火前的精加工

加工精度为 6～7 级，常用于剃齿后或高频感应

淬火后的齿形精加工

加工精度为 3～6 级，Ra1. 6～Ra0. 8μm，常用于

齿轮淬火后的精加工

1. 仿形法

顾名思义， 仿形法就是刀具的轴平面切削刃形状和被切齿槽的形状相同。 常用的刀具有

盘形铣刀和指形齿轮铣刀等， 如图 6⁃19 所示。

图 6⁃19　 仿形法切齿
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如图 6⁃19a 所示， 用盘形铣刀在铣床上切削加工齿轮时， 铣刀转动， 同时毛坯沿它的轴

线方向移动一个行程， 铣出一个齿槽后， 毛坯退回原来的位置， 并用分度盘将毛坯转过

360°
z

， 再继续切削第二个齿槽， 依次进行即可切削出所有齿槽。 图 6⁃19b 所示为指形齿轮铣

刀切削加工的情形， 其加工方法与盘形铣刀加工时基本相同。 指形齿轮铣刀常用于加工模数

较大 （m>20mm） 的齿轮， 并可用于切制人字齿轮。

由于轮齿渐开线的形状随基圆的大小不同而不同， 而基圆的半径 rb = rcosα=mz
2
cosα， 所

以当 m 及 α 一定时， 渐开线齿廓的形状将随齿轮齿数变化。 因此， 如果想要切出完全准确

的齿廓， 则在加工 m 与 α 相同、 而 z 不同的齿轮时， 每一种齿数的齿轮就需要一把铣刀， 这

在实际中是做不到的。 所以， 在工程上加工同样 m 与 α 的齿轮时， 根据齿数不同， 一般备

有 8 把或 15 把一套的铣刀， 来满足加工不同齿数齿轮的需要。 每一号铣刀的齿形与其对应

齿数范围中最少齿数的轮齿齿形相同。 因此， 用该号铣刀切削同组其他齿数的齿轮时， 其齿

形均有误差。 但这种误差都是偏向轮齿齿体的， 不会引起齿轮传动干涉。
仿形法加工齿轮加工精度低， 加工不连续， 生产率低， 成本较高， 所以主要用于修配齿

轮和小批量生产。
2. 展成法 （又称为共轭法或包络法）
展成法是加工齿轮中最常用的一种方法， 是根据共轭曲线原理， 利用一对齿轮互相啮合

传动时， 两轮齿的齿廓互为包络线的原理来加工的。 设想将一对互相啮合传动的齿轮之一变

为刀具， 而另一个作为轮坯， 并使两者仍按原传动比进行传动， 则在传动过程中， 刀具的齿

廓便在轮坯上包络出与其共轭的齿廓。
常用的刀具有齿轮插刀、 齿条插刀和齿轮滚刀。
（1） 齿轮插刀　 图 6⁃20 所示为齿轮插刀加工轮齿的情形。

　 图 6⁃20　 齿轮插刀切齿

齿轮插刀的外形就像一个具有切削刃的外齿轮，
齿数为 zc， 其模数 m 和压力角 α 与被加工齿轮相

同。 当加工齿数为 z 的齿轮时， 将插刀和轮坯装在

专用的插齿机床上， 通过机床的传动系统使插刀与

轮坯按恒定的传动比 i =
ωc

ω
= z
zc

回转， 并使插刀沿轮

坯的齿宽方向做往复切削运动。 这样， 刀具的渐开

线齿廓就在轮坯上包络出与刀具渐开线齿廓相共轭

的渐开线齿廓。
在用齿轮插刀加工齿轮时， 刀具与轮坯之间的

相对运动主要有：
1） 展成运动。 即齿轮插刀与轮坯以恒定的传动

比 i=
ωc

ω
= z
zc

做回转运动， 就如同一对齿轮啮合一样。

2） 切削运动。 即齿轮插刀沿着轮坯的齿宽方向

做往复切削运动。
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3） 进给运动。 即为了切出轮齿的高度， 在切削过程中， 齿轮插刀还需要向轮坯的中心

移动， 直至达到规定的中心距为止。
4） 让刀运动。 轮坯的径向退刀运动， 以免损伤加工好的齿面。
（2） 齿条插刀　 如图 6⁃21 所示， 齿条插刀加工齿轮的原理与用齿轮插刀加工相同， 仅

仅是展成运动变为齿条与齿轮的啮合运动， 并且齿条的移动速度为 v=ωmz
2

。

由加工过程可以看出， 以上两种方法切削都不是连续的， 影响了生产率的提高。 因此，
在生产中更广泛地采用齿轮滚刀来加工齿轮。

（3） 齿轮滚刀　 如图 6⁃22 所示， 滚刀形状像一个开有刀口的螺旋且在其轴平面 （即轮

坯端面） 内的形状相当于一齿条。 其加工原理与用齿条插刀加工时基本相同。 但滚刀转动

时， 切削刃的螺旋运动代替了齿条插刀的展成运动和切削运动。 滚刀回转时， 还需沿轮坯轴

向方向缓慢进给， 以便切削一定的齿宽。 加工直齿轮时， 滚刀轴线与轮坯端面之间的夹角应

等于滚刀的螺旋升角 γ， 以使其螺旋的切线方向与轮坯径向相同。

图 6⁃21　 齿条插刀切齿 图 6⁃22　 齿轮滚刀切齿

滚刀的回转就像一个无穷长的齿条刀在移动， 所以这种加工方法是连续的， 具有很高的

生产率。 利用展成法加工齿轮， 只要刀具和被加工齿轮的模数及压力角相同， 就可以利用一

把刀具来加工。
3. 用标准齿条型刀具加工标准齿轮

齿条插刀和齿条滚刀都属于齿条型刀具。 齿条型刀具与普通齿条基本相同， 仅仅是在齿

顶部分高出一段 c∗m， 以便切出齿轮的顶隙， 如图 6⁃23 所示。

图 6⁃23　 齿条插刀
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加工齿轮时， 刀具的中线 （或称为分度线） 与轮坯分度圆相切并做纯滚动， 由于刀具

中线的齿厚和齿槽宽均为
πm
2

， 故加工出的齿轮在分度圆上 s = e = πm
2

。 被切齿轮的齿顶高为

h∗
a m， 齿根高为（h∗

a +c∗）m， 这样便加工出所需的标准齿轮。

二、 齿轮的根切现象

图 6⁃24　 轮齿的根切

用展成法加工齿轮时， 有时会发现刀具的顶部切入了轮齿的根

部， 把已经加工好的齿根切去了一部分， 破坏了渐开线齿廓， 如图

6⁃24 所示， 这种现象称为根切。 齿轮的根切会削弱轮齿的抗弯曲强

度， 降低传动的重合度和平稳性， 所以在设计制造中应力求避免

根切。
1. 根切的原因

图 6⁃25　 根切的原因

如图 6⁃25 所示为用齿条加工标准齿轮

的情形， 刀具中线与轮坯分度圆相切并做纯

滚动。 刀具在位置 1 的 B1点进入啮合加工齿

轮， 由左向右移动切削到位置 2 时， 其直线

齿廓到极限啮合点 N1， 轮坯渐开线齿廓全

部加工完成。 当展成运动继续进行时， 刀具

齿顶没能退出啮合而继续切削加工。 设轮坯

转过 φ 角， 展成运动继续进行到位置 3 时，
刀具齿顶线与啮合线交于 K 点， 则已加工好

的渐开线齿廓N′1K
（

段即被刀具齿顶部分切

去， 形成根切。
当轮坯转过 φ 角时， 基圆转过的弧长为

N1N′1

〓〓 〓

= rb1φ= r1φcosα
此时刀具的位移为

N1M= r1φ
而刀具沿啮合线的位移为

N1K=N1Mcosα= r1φcosα
故得到

N1N′1

〓〓 〓

=N1K>N1N′1
由此可知， 由于渐开线齿廓上点 N′1落在切削刃左下方而被切掉， 发生这种情况的根本

原因是刀具齿顶线超过了 N1 点。 由此得出结论： 用展成法加工齿轮， 若刀具的齿顶超过啮

合极限点 N1， 则被加工齿轮发生轮齿根切。
2. 渐开线标准齿轮不根切的最少齿数 zmin

由前述可知， 只要刀具齿顶线不超过啮合极限点 N1， 轮齿将不发生根切， 如图 6⁃25 所

示， 不根切的条件可以表示为PB1≤PN1， 而
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PB1 =
h∗
a m
sinα

PN1 = rsinα=mzsinα
2

所以有
h∗
a m
sinα

≤mzsinα
2

则

z≥
2h∗

a

sin2α
（6⁃17）

因此， 渐开线标准齿轮不根切的最少齿数为 zmin =
2h∗

a

sin2α
。

当 α= 20°， h∗
a = 1. 0 时， zmin = 17； 当 α= 20°， h∗

a = 0. 8 时， zmin = 14。
由式 （6⁃17） 可以看出， 增大 α 或减小 h∗

a 都可以减少最小根切齿数。

三、 变位齿轮

1. 渐开线标准齿轮的局限性

渐开线标准齿轮有很多优点， 但也存在以下不足：
1） 用展成法加工时， 当 z<zmin时， 标准齿轮将发生根切。

2） 标准齿轮不适合中心距 a′≠a =
m（ z1+z2）

2
的场合。 当 a′<a 时， 无法安装； 当 a′>a

时， 侧隙增大， 重合度减小， 平稳性差。
3） 小齿轮渐开线齿廓曲率半径较小， 齿根厚度较薄， 参与啮合的次数多， 强度较低，

并且齿根处的滑动系数大， 所以小齿轮易损坏。
为了改善和解决标准齿轮的这些不足， 工程上广泛使用变位修正齿轮， 有效地解决了这

些问题。
2. 变位修正法

在实际机械中， 常常要用到 z<zmin的齿轮。 为避免根切， 应该设法减小 zmin。 由 zmin =

2h∗
a

sin2α
知， 增大 α 或减小 h∗

a 都可以减少最小根切齿数， 但是 h∗
a 的减小会降低传动的重合

度， 影响平稳性， 而 α 的增大将增大齿廓间的受力及功率损耗。 更重要的是不能用标准刀

具加工齿轮。
如前所述， 轮齿根切的根本原因是刀具的齿顶线超过了啮合极限点 N1， 如图 6⁃25 所

示。 若标准刀具从发生根切的虚线位置相对于轮坯中心向外移动至刀具齿顶线不超过啮合极

限点 N1 的实线位置， 如图 6⁃26 所示， 则切出的齿轮就不发生根切。 这种改变刀具与轮坯相

对位置的齿轮加工方法称为变位修正法。 加工出的齿轮称为变位齿轮。 刀具移动的距离称为

变位量， 用 xm 表示， x 称为变位系数。 相对于轮坯中心， 刀具向外移动称为正变位， x>0；
刀具向里移动称为负变位， x<0； 正变位加工出来的齿轮称为正变位齿轮， 负变位加工出来

的齿轮称为负变位齿轮。
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图 6⁃26　 变位修正法

3. 变位齿轮的几何尺寸计算

（1） 分度圆和基圆　 因分度圆和基圆仅与齿轮

的 z、 m、 α 有关， 且加工变位齿轮的刀具仍是标准

刀具， 故变位齿轮的分度圆直径和基圆直径仍为

d=mz， db =mzcosα
（2） 齿厚和齿槽宽　 加工变位齿轮时， 与轮坯

分度圆相切的不再是刀具中线 （即刀具分度线）， 如

图 6⁃26 所示， 则齿厚和齿槽宽为

s=πm
2

+2 KJ= π
2
+2xtanα〓

〓
〓

〓

〓
〓m （6⁃18）

e=πm
2

-2 KJ= π
2
-2xtanα〓

〓
〓

〓

〓
〓m （6⁃19）

（3） 齿顶高和齿根高　 采用正变位时， 刀具向

外移出 xm 距离， 则加工出的齿轮齿顶高增加 xm，
而齿根高减小 xm， 即

ha =h∗
a m+xm= h∗

a +x（ ） m （6⁃20）
hf =h∗

a m+c∗m-xm= h∗
a +c∗-x（ ） m （6⁃21）

（4） 齿顶圆和齿根圆　 变位齿轮的齿顶圆直径和齿根圆直径分别为

da =（ z+2h∗
a +2x-2Δy）m

df =（ z-2h∗
a -2c∗+2x）m{ （6⁃22）

式中， Δy 为齿顶高削减系数。

　 图 6⁃27　 变位齿轮的齿廓

由上面分析可知， 齿轮变位后， 其分度圆、 基圆、
齿距、 模数和压力角不变， 齿顶圆、 齿根圆、 齿顶高、
齿根高、 齿厚和齿槽宽改变。 简单地说， 变位齿轮是

采用了同一渐开线 （同一基圆） 上的不同区段作为轮

齿和轮齿齿廓， 如图 6⁃27 所示。
利用变位齿轮， 不仅可以避免根切现象， 还可以实

现非标准中心距的无侧隙传动， 改善小齿轮的弯曲强度

等。 而切削变位齿轮无须改变机床和刀具， 因此应用广

泛。 有关变位齿轮的理论和计算可参阅其他相关资料。

第七节　 齿轮传动的失效形式及计算准则

齿轮传动的失效主要是指齿轮轮齿的破坏。 至于齿轮的其他部分， 通常是按经验进行设

计， 所确定的尺寸对强度和刚度均较富余， 在实际工程中也极少破坏。 齿轮轮齿的失效形式

不同， 决定轮齿强度的设计准则和计算方法也不同。

一、 齿轮传动的主要失效形式

1. 轮齿折断

轮齿的力学模型类似于一个悬臂梁， 在承受外载荷作用时， 在其轮齿根部产生的弯曲应
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力最大。 同时， 在齿根部位过渡尺寸发生急剧变化， 以及加工时沿齿宽方向留下加工刀痕而

造成应力集中的作用， 当轮齿重复受载， 在脉动循环或对称循环应力作用下， 在轮齿根部会

造成疲劳断裂， 如图 6⁃28a 所示。

图 6⁃28　 轮齿折断

若轮齿受到突然过载， 齿根应力如果超过材

料强度极限， 也会发生脆断现象。
在斜齿轮传动中， 轮齿的接触线为一斜线，

轮齿受载后会发生局部折断 （图 6⁃28b）； 即使是

直齿圆柱齿轮， 若制造及安装不良或由于轴的刚

度不足而产生过大的弯曲变形， 也会出现轮齿局

部受载过重， 造成局部折断。
提高轮齿抗折断能力的主要措施有： ①增大齿轮模数， 以增加齿厚、 降低齿根弯曲应

力； ②增大齿根过渡圆角半径及提高齿面加工精度来减小齿根的应力集中； ③提高齿轮转子

系统的刚性及安装精度， 使轮齿接触线受载均匀； ④采用表面强化处理， 如喷丸、 滚压等。
轮齿折断是最危险的一种失效形式， 一旦发生断齿， 传动立即失效。 根据这种失效形式

确定的设计准则和计算方法即为轮齿的弯曲疲劳强度计算。

图 6⁃29　 齿面磨损

2. 齿面磨损

在齿轮传动中， 齿面随着工作条件的不同会产生多种不同的磨

损形式。 当啮合齿面间落入磨料性物质 （如沙粒、 铁屑等） 时， 齿

面即被逐渐磨损导致报废， 这种磨损称为磨粒磨损 （图 6⁃29）。 齿

面磨损是开式齿轮传动中主要的失效形式之一， 采用闭式传动是避

免齿面磨损的最有效、 最直接的办法。 另外， 改善润滑和密封条件，
提高齿面表面质量， 加大和合理配置齿面硬度， 也有助于提高齿面

抗磨损的能力。
3. 齿面点蚀

轮齿在交变接触应力的作用下， 当最大接触应力超过材料的许用接触应力时， 齿面产生

微观疲劳裂纹， 润滑油进入裂纹后， 啮合过程中对封闭的润滑油强挤压， 形成高压致使裂纹

扩展， 结果小块金属从齿面脱落， 留下一个小坑， 形成点蚀。 齿面点蚀是润滑良好的闭式齿

图 6⁃30　 齿面点蚀

轮传动中一种常见的齿面破坏形式。
齿面点蚀一般首先出现在靠近节线的齿根面上 （图 6⁃30）， 为

细小的尖状麻点， 然后再向其他部位扩展。 其原因主要有： ①节线

附近相对滑动速度低， 润滑不良， 不利于油膜形成， 摩擦较大；
②节线附近常为单对齿啮合， 轮齿受力过大。 从相对意义上说， 靠

近节线处的齿根面抵抗点蚀能力最差， 即接触疲劳强度最低。
在闭式软齿面 （硬度<350HBW） 齿轮传动中， 齿面硬度较低、 塑性好， 齿面经磨合后，

接触应力趋于均匀， 麻点不再继续扩展或反而消失， 这种点蚀称为收敛性点蚀， 不会导致传

动失效。 如果点蚀不断扩大， 就发展为破坏性点蚀。 这种点蚀的麻点， 通常比早期点蚀的麻

点大而深， 一般首先出现在靠近节线处的齿根表面上， 并且逐渐向其他部位扩展， 最后导致

轮齿传动失效。 其结果往往引起强烈的振动和噪声， 甚至断齿， 是一种比较危险的失效

形式。
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在开式齿轮传动中， 由于金属颗粒、 灰尘等的侵入， 齿面磨损较快， 齿面产生的微观裂

纹往往会被迅速磨掉， 而不致发展为点蚀。
提高齿面抗点蚀能力的主要措施有： ①提高齿面硬度和表面加工精度； ②增加齿轮直径

或中心距以降低齿面接触应力； ③保证润滑良好， 减小摩擦， 从而减缓点蚀； ④在合理的限

度内采用黏度较高的润滑油， 防止润滑油浸入疲劳裂纹， 从而减缓裂纹的扩展。
根据齿面疲劳点蚀失效确定的设计准则和计算方法即为齿面接触疲劳强度计算。

图 6⁃31　 齿面胶合

4. 齿面胶合

齿面胶合 （图 6⁃31） 是一种较为严重的黏着磨损现象。 对于某

些高速重载的齿轮传动 （如航空发动机的主传动齿轮）， 由于齿面

压力大， 相对运动速度高， 易使齿面油膜破裂， 产生很大的摩擦

热， 局部瞬时温升过高， 从而使两齿面接触线处的金属熔焊在一

起， 由于两齿面间的相对滑动， 熔焊在一起的部分又被撕开， 在齿

面上沿相对滑动的方向形成伤痕， 这种现象称为胶合。
对于一些低速重载的齿轮传动 （ v≤4m / s， 如煤矿机械主传动齿轮）， 由于齿面间压力

大， 相对运动速度低， 不易形成油膜而产生胶合。 但齿面摩擦热少， 瞬时温升不高， 故称为

冷胶合。
加强润滑， 采用抗胶合能力强的润滑油 （如硫化油）， 在润滑油中加入极压添加剂， 提

高齿面硬度和加工精度等， 均可提高齿面抗胶合的能力。

图 6⁃32　 齿面的塑性变形

5. 齿面塑性变形

若轮齿的材料较软， 轮齿上的载荷所产生的应力超

过了材料的屈服极限， 齿面材料处于屈服状态而沿着摩

擦力的方向产生塑性变形。 在主动轮的轮齿上， 摩擦力

方向背离节线， 齿面金属的流动导致节线处下凹； 在从

动轮的轮齿上， 摩擦力方向指向节线， 齿面金属的流动

导致节线处凸起， 如图 6⁃32 所示。
提高齿面硬度， 采用黏度较高或加有极压添加剂的

润滑油， 均可减缓或防止齿面塑性变形。
以上所列举的是齿轮失效的几种主要形式， 都有可能在传动中发生。 但在一定条件下，

其中的一两种形式是主要的。

二、 齿轮传动的计算准则

针对上述不同的齿轮传动失效形式， 都应建立相应的设计计算准则。 但对于齿面磨损、
塑性变形， 目前尚未建立起行之有效的设计计算方法和数据。 因此， 在工程实际中， 通常只

按保证齿根弯曲疲劳强度和齿面接触疲劳强度两个准则进行计算。 对于高速大功率齿轮传动

（如航空发动机主传动、 汽轮发电机组主传动等）， 还要按保证齿面抗胶合能力的准则进行

计算 （参阅 GB / Z 6413—2003）。 具体的设计准则如下：
1. 对于中低速的闭式齿轮传动

1） 当一对或一个齿轮齿面为软齿面 （硬度≤350HBW 或<38HRC） 时， 轮齿的主要失

效形式为齿面点蚀， 因此按齿面接触疲劳强度进行设计计算， 再校核齿根弯曲疲劳强度。
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2） 当一对齿轮均为硬齿面 （硬度>350HBW 或>38HRC） 时， 轮齿的主要失效形式为轮

齿折断， 因此按齿根弯曲疲劳强度进行设计计算， 再校核齿面接触疲劳强度。
2. 对于开式齿轮传动

由于开式或半开式齿轮传动的主要失效形式为齿面磨损， 严重磨损后齿厚变薄发生轮齿

折断， 因此理应按齿面抗磨损能力及齿根抗折断能力两个准则进行计算， 但因抗磨损能力计

算尚无成熟的计算方法， 故目前仅按齿根弯曲疲劳强度计算， 将计算得到的模数加大 10% ～
15%来考虑磨损的影响。

第八节　 齿轮材料及热处理

齿轮的轮齿在传动过程中要传递力矩而承受弯曲、 冲击等载荷。 通过一段时间的使用，
轮齿还会发生齿面磨损、 齿面点蚀、 齿面胶合和齿面塑性变形等情况而降低精度， 产生振动

和噪声等。 齿轮的工作条件不同， 轮齿的失效形式也不同。 选取齿轮材料时， 除考虑齿轮工

作条件外， 还应考虑齿轮的结构形状、 生产数量、 制造成本和材料货源等因素。

一、 齿轮材料

根据轮齿失效形式的分析可知， 齿轮材料应具备如下性能： ①齿面具有足够的硬度和耐

磨性， 以获得较高的抗点蚀、 抗磨损、 抗胶合的能力； ②对于承受交变载荷和冲击载荷的齿

轮， 要求齿芯有足够的抗弯强度和韧性， 以获得较高的抗弯曲和抗冲击载荷的能力； ③具有

良好的工艺性能， 既要易于切削加工， 也要有较好的热处理性能； ④经济性好。 总的要求就

是： 齿面硬度高、 齿芯韧性好。
1. 锻钢

钢材按齿轮毛坯形式可分为锻钢和铸钢两类。 钢材经锻造后， 可以改善材料性质， 因此

只有尺寸较大、 结构形状复杂时采用铸钢， 一般齿轮采用锻造毛坯。
软齿面齿轮 （齿面硬度≤350HBW） 经调质或正火处理， 制造工艺简便， 成本低， 对于

强度、 速度及精度要求不高的齿轮， 可采用软齿面齿轮以便于切齿。 切制后即为成品， 精度

等级一般为 8 级， 精切时可达到 7 级。
硬齿面齿轮切齿后需经过表面淬火、 渗碳淬火、 渗氮等表面硬化处理。 轮齿淬火后， 轮

齿变形大， 一般要经过磨齿等精加工。 硬齿面齿轮承载能力高于软齿面齿轮， 在相同条件

下， 尺寸和质量都要比软齿面齿轮小得多， 通常用于高速、 重载及精密机器 （如精密机床、
航空发动机） 所用的主要齿轮。

2. 铸钢

铸钢的耐磨性及强度均较好， 但应经退火或常化处理， 必要时可进行调质。 铸钢常用于

尺寸较大或结构形状复杂的齿轮。
3. 铸铁

铸铁的性质较脆， 抗冲击及耐磨性比较差， 但抗胶合及抗点蚀能力较好， 常用于工作平

稳、 速度较低、 功率不大的场合。
4. 非金属材料

对于高速、 轻载及精度要求不高的场合， 为了降低噪声， 常用非金属材料 （如夹布塑
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料、 尼龙等） 制作小齿轮， 大齿轮仍然用钢或铸铁制造。
常用的齿轮材料及其力学性能见表 6⁃4。

表 6⁃4　 常用的齿轮材料及其力学性能

材

料
牌号 热处理

力学性能

硬度
抗拉强度

σb / MPa
屈服强度

σs / MPa
疲劳极限

σ-1 / MPa
极限循环次数

N0

优

质

碳

素

钢

35

45

正火

调质

150～180HBW
190～230HBW

500
650

320
350

240
270

正火

调质

170～200HBW
220～250HBW

610～700
750～900

360
450

260～300
320～360

整体淬火 40～45HRC 1000 750 430～450

表面淬火 40～45HRC 750 450 320～360

107

（3～4）×107

（6～8）×107

合

金

钢

35SiMn

40Cr
42SiMn
40MnB

20Cr
20SiMn
20MnB

18CrMnTi
20MnVB

12NiCr

调质 200～206HBW 750 500 380

调质 250～280HBW 900～1000 800 450～500

整体淬火 45～50HRC 1400～1600 1000～1100 550～650

表面淬火 50～55HRC 1000 850 500

渗碳淬火 56～62HRC 800 650 420

渗碳淬火 56～62HRC 1150 950 550

渗碳淬火 56～62HRC 950 500～550

107

（4～6）×107

（6～8）×107

（9～15）×107

铸

钢

ZG35
ZG45
ZG55

正火

140～176HBW
160～210HBW
180～210HBW

500
550
600

300
320
350

230
240
260

铸

铁

HT200
HT300

170～230HBW
190～250HBW

200
300

100～120
130～150

QT400
QT600

正火
156～200HBW
200～270HBW

400
600

300
420

200～220
240～260

107

塑料 Mc 尼龙 20HBW 90 60

夹布胶木 30～40HRC 85～100

二、 齿轮材料的选择原则

齿轮材料的种类很多， 在选择时应考虑的因素也很多， 下述几点可供选择材料时参考：
1） 齿轮材料必须满足工作条件的要求。 如用于飞机上的齿轮， 应满足质量小、 传动功

率大和可靠性高的要求， 因此必须选择力学性能高的合金钢； 矿山机械中的齿轮传动， 一般

功率很大、 工作速度较低、 周围环境粉尘含量极高， 因此往往选择铸钢或铸铁材料； 家用及

办公用机械的功率很小， 但要求传动平稳， 噪声低， 以及能在少润滑或无润滑状态下正常工

作， 因此常选用工程塑料作为齿轮材料。 总之， 工作条件的要求是选择齿轮材料时首先应考

虑的因素。
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2） 应考虑齿轮尺寸的大小、 毛坯成形方法、 热处理和制造工艺。 大尺寸的齿轮一般采

用铸造毛坯， 可选择铸钢或铸铁作为齿轮材料。 中等或中等以下尺寸、 要求较高的齿轮常选

用锻造毛坯， 可选用锻钢。
3） 正火处理的碳钢， 只能用于制作在载荷平稳或轻度冲击载荷下工作的齿轮； 调质处

理的碳钢可用于制作在中等冲击载荷下工作的齿轮。
4） 合金钢常用于制作高速、 重载并在冲击载荷下工作的齿轮。
5） 飞行器中的齿轮传动， 要求齿轮尺寸尽可能小， 应采用表面硬化处理的高强度合

金钢。
6） 金属制的软齿面齿轮， 在啮合过程中， 小齿轮的啮合次数比大齿轮多， 为了使大、

小齿轮的寿命接近， 应使小齿轮的硬度比大齿轮的硬度高 30 ～ 50HBW。 并且， 当小齿轮和

大齿轮的齿面有较大的硬度差且速度较高时， 较硬的小齿轮齿面对较软的大齿轮齿面有显著

的冷作硬化效应， 从而提高大齿轮齿面的疲劳极限。

三、 齿轮的热处理

钢制齿轮需进行适当的热处理以改善材料性能， 选取齿轮材料及热处理方法时， 要根据

需要及可能而定。
1. 调质

对于 45、 40Cr、 35SiMn 等中碳钢和中碳合金钢齿轮， 经过调质处理后， 其机械强度、
韧性等综合性能较好， 齿面硬度一般为 220 ～ 260HBW。 因为硬度不高， 故可以在热处理之

后精切齿面， 以消除热处理的变形。
2. 正火

正火处理可以使材料晶粒细化， 增大机械强度和韧性， 消除内应力， 改善切削性能， 一

般用于机械强度要求不高的中碳钢齿轮。 对于大直径的齿轮可采用铸钢正火处理。
3. 表面淬火

对于 45、 40Cr 等中碳钢和中碳合金钢齿轮， 可进行表面淬火， 齿面硬度达到 50HRC 以

上， 齿芯仍有较高的韧性， 故接触强度高， 耐磨性好， 也可承受一定的冲击载荷， 适用于无

剧烈冲击的齿轮传动。
4. 渗碳淬火

对于碳的质量分数为 0. 15% ～ 0. 25%的低碳钢和低碳合金钢， 如 20、 20Cr 等材料， 为

了获得较好的力学性能， 可进行渗碳淬火处理， 齿面硬度达到 56～62HRC， 而芯部仍能保持

较高的韧性。 这种齿轮的齿面接触强度高、 耐磨性好， 常用于承受冲击载荷的重要齿轮。 但

由于渗碳淬火后变形比较大， 渗碳淬火后必须磨齿或用硬质合金滚刀滚刮加工。
5. 表面渗氮

表面渗氮是一种化学热处理方法， 渗氮后不再进行其他热处理。 渗氮齿轮轮齿变形小，
齿面硬度比渗碳齿轮高， 故适用于尺寸较大的外齿轮或难于磨齿的内齿轮。 在精度等级低于

7 级时， 一般不需要磨齿。 由于硬化层深度很小 （只有 0. 1～0. 6mm）， 故其承载能力稍低于

渗碳齿轮， 且不适于有冲击过载或有磨粒磨损的场合。 用于渗氮的材料一般含有 Mo、 Al，
如 20CrMo、 38CrMoAlA 等。

齿轮的常用热处理及化学热处理见表 6⁃5。
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表 6⁃5　 齿轮的常用热处理及化学热处理

名称 标注举例 处理概况 适用目的

退火 　 Th
　 将钢加热到临界温度以

上，保温一定时间，然后缓

慢冷却

　 1）消除前道工序所产生的内应力

　 2）提高塑性和韧性

　 3）细化晶粒，均匀组织，提高钢材

的力学性能

　 4）为以后的热处理做准备

淬火
　 C62（淬火后，回火至 60～65HRC）
　 Y35（油冷淬火后，回火至 30～40HRC）

　 将钢加热到临界温度以

上，保温一定时间，在冷却

剂（水、油或盐水） 中急速

冷却

　 1）提高硬度

　 2）提高耐磨性

表面

淬火

　 H54（火焰淬火后，回火至 52～58HRC）
　 G52 （ 高 频 感 应 淬 火 后， 回 火 至 50 ～
55HRC）

　 用火焰或高频感应电流

将钢件表面迅速加热到临

界温度以上，急速冷却

　 1）零件表面具有高的硬度

　 2）轮芯部分具有一定的韧性，使
轮齿表面既耐磨又能承受冲击载荷

渗碳

淬火

　 S0. 5～C59（渗碳层深度 0. 5mm，淬火至 56～
62HRC）

　 在渗碳剂中加热至 900 ～
950℃，停留一定时间，然后

淬火及回火

　 1）提高零件表面的硬度和耐磨性

　 2）提高材料的疲劳极限强度

　 3）轮芯具有一定韧性

调质 　 T235（硬度 220～256HBW）
　 淬火后，在 450 ～ 650℃中

做高温回火

　 可以完全消除内应力，并获得较

高的综合力学性能

正火 　 Z
　 将钢加热到临界温度以

上，保温一定时间，从炉中

取出，在空气中冷却

　 1）细化晶粒，提高强度和韧性

　 2）对机械性能要求不高的零件，
常用正火作为最终处理

　 3）能够改善低碳钢的切削性能

　 4）碳的质量分数小于 0. 5%的钢

件，常用正火代替退火

渗氮
　 D0. 3～ 900（渗氮层深 0. 3mm，硬度大于

850HV）
　 渗氮是向钢件表面渗入

氮原子的过程

　 提高轮齿表面的硬度、耐磨性、疲
劳强度和耐蚀性

碳氮

共渗

　 Q59 （ 碳 氮 共 渗 淬 火 后， 回 火 至 56 ～
62HRC）

　 碳氮共渗是向钢件表面

同时 渗 入 碳 和 氮 原 子 的

过程

　 提高轮齿表面的硬度、耐磨性、疲
劳强度和耐蚀性

第九节　 直齿圆柱齿轮传动的受力分析和计算载荷

一、 齿轮传动的受力分析

为了计算齿轮的强度， 设计轴和选用轴承， 首先应对齿轮传动进行受力分析。 标准齿轮

标准中心距安装的外啮合齿轮传动时， 轮齿的受力分析如图 6⁃33 所示。
通常齿面摩擦力很小， 可忽略不计， 并将沿齿宽方向的分布载荷简化为一集中载荷， 称

之为公称载荷， 即为作用于齿面节圆法线方向上的法向载荷 Fn （或法向力）。 为了计算齿轮

上的名义法向力 Fn， 首先将其在小齿轮分度圆处分解为圆周力 Ft1和径向力 Fr1， 根据力平

衡关系， 可得
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图 6⁃33　 标准直齿圆柱齿轮受力分析

Ft1 =
2000T1

d1

Fr1 =Ft1 tanα

Fn1 =
Ft1

cosα

〓

〓

〓

〓
〓
〓〓

〓
〓
〓

（6⁃23）

式中， T1 为小齿轮传递的名义转矩 （N·m）； d1 为小齿轮分度圆直径 （mm）； α 为压

力角， 对标准齿轮传动， α= 20°。
设齿轮传动时， 已知小齿轮传递的名义功率为 P1（kW）、 转速为 n1（ r / min）， 则小齿轮

名义转矩 T1 为

T1 = 9550
P1

n1
（N·m） （6⁃24）

作用在主动轮和从动轮上的各分力大小相等， 方向相反。 各分力方向的判定方法为： 在主动

轮上， 圆周力 Ft是阻力， 与主动轮的回转方向相反； 在从动轮上， 圆周力 Ft是驱动力， 与从动轮

的回转方向相同， 简称为 “主反从同”。 两轮齿所受的径向力 Fr方向分别指向各自的轮心。

二、 计算载荷

在齿轮传动中， 由于原动机和工作机的不平稳， 齿轮制造和安装误差， 载荷沿齿面接触

线分布不均匀， 以及载荷在同时啮合齿间分配不均匀等因素的影响， 应对名义 （公称） 载

荷进行修正， 即名义载荷乘以一个修正系数， 称为载荷系数 K， 则用于齿轮强度计算的计算

载荷可表示为

Fac =KFn （6⁃25）
其中

K=KAKvKβKα （6⁃26）
式中， KA 为使用系数； Kv 为动载系数； Kβ 为齿向载荷分配系数； Kα 为齿间载荷分配系数。
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1. 使用系数 KA

使用系数 KA 用以考虑齿轮外部工作条件所产生的动载荷。 它取决于原动机和工作机的

性质、 联轴器的缓冲能力等因素， 表 6⁃6 所列的使用系数 KA 可供选择参考。
表 6⁃6　 使用系数 KA

载荷状态 工作机

原动机

电动机、均匀

运转的蒸汽机、
燃气轮机

蒸汽机、
燃气轮机、
液压装置

多缸

内燃机

单缸

内燃机

均匀平稳

　 发电机、均匀传送的带式输送机或板式输

送机、螺旋输送机、轻型升降机、包装机、机
床进给机构、通风机、均匀密度材料搅拌机

1. 00 1. 10 1. 25 1. 50

轻微冲击

　 不均匀传送的带式输送机或板式输送机、
机床的主传动机构、重型升降机、工业与矿

业风机、重型离心机、变密度材料搅拌机

1. 25 1. 35 1. 50 1. 75

中等冲击

　 橡胶挤压机、间断工作的橡胶或塑料搅拌

机、轻型球磨机、木工机械、钢坯初轧机、提
升装置、单缸活塞泵

1. 50 1. 60 1. 75 2. 00

严重冲击

　 挖掘机、重型球磨机、橡胶揉合机、破碎

机、重型给水泵、旋转式钻探装置、压砖机、
带材冷轧机、压坯机

1. 75 1. 85 2. 00 2. 25 或更大

　 　 注： 表中所列 KA 仅适用于减速传动， 若为增速传动， KA 值约为表中的 1. 1 倍。 当外部机械与齿轮装置间有挠性连

接时， 通常 KA 值可适当减小。

2. 动载系数 Kv

动载系数 Kv 考虑由于齿轮副本身的啮合误差引起的内部附加动载荷。 由于齿轮加工存

在制造误差， 轮齿承受载荷引起变形， 使得齿轮的基节 pb1和 pb2不相等， 如图 6⁃34 所示，
因而轮齿不能正确地啮合， 引起从动轮转速变化， 产生动载荷或冲击。 对于直齿轮传动， 轮

齿在啮合过程中， 不论是由双对齿啮合过渡到单对齿啮合， 或是由单对齿啮合过渡到双对齿

啮合的期间， 由于啮合齿对的刚度变化， 也会引起动载荷。

图 6⁃34　 齿轮传动基节误差和齿顶修缘对传动的影响

齿轮的制造精度和圆周速度对轮齿啮合过程中产生动载荷的大小影响很大， 提高制造精

度， 减小齿轮直径以降低圆周速度， 均可减小动载荷。
为了减小动载荷， 除提高制造精度外， 重要的齿轮传动还可以进行齿顶修缘， 即把齿顶

切去一小部分， 如图 6⁃34a、 b 中虚线所示。 当 pb2> pb1时， 对齿轮 2 进行齿顶修缘； 当 pb1>
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pb2时， 对齿轮 1 进行齿顶修缘。 修缘后可使轮齿的基节变小， 从而减小动载荷。

图 6⁃35　 动载系数 Kv

一般齿轮传动的动载系数 Kv 可参考

图 6⁃35 选择使用。 若为直齿锥齿轮传动，
应按图中低一级的精度线及锥齿轮平均分

度圆处的圆周速度 vm 查取 Kv 值。
3. 齿向载荷分布系数 Kβ

齿向载荷分布系数 Kβ 考虑沿齿宽方

向载荷分布不均匀对齿轮强度的影响。 影

响齿向载荷分布的主要因素有： 齿轮的制

造误差 （齿向偏差）， 齿轮的布置形式及

轴、 轴承、 箱体的刚度， 齿轮的宽度， 齿

面的硬度及磨合效果等。 图 6⁃36a、 b 表示的是齿轮相对于两轴承不对称布置时， 由于轴的弯

曲变形， 轴上的齿轮随之倾斜， 使作用于齿面上的载荷沿齿宽方向出现分布不均匀的情况。
为了改善载荷沿齿向分布的不均匀， 可采取的措施有： 提高齿轮的制造精度和安装精度

（如减小齿向误差和两轴线平行度误差）； 提高轴、 轴承及箱体的支承刚度； 选取合适的齿

轮位置， 悬臂布置时应尽可能减小悬臂长度； 适当限制齿轮的齿宽等。 另外， 将轮齿做成鼓

形齿 （图 6⁃37）， 可以有效地改善轮齿的载荷分布 （图 6⁃36c）。

图 6⁃36　 轴的变形引起的齿向偏载 图 6-37　 鼓形齿

由于影响因素很多， 要比较精确地确定 Kβ 十分复杂， 作为一般的工程计算， 对于 8 级

精度， Kβ 可由图 6⁃38 查取。 高于 8 级精度的齿轮传动， Kβ 值可降低 5% ～ 10%， 但不应小

于 1； 低于 8 级精度的齿轮传动， Kβ 值应增加 5%～10%。
4. 齿间载荷分配系数 Kα

齿间载荷分配系数 Kα 考虑同时啮合的各对轮齿之间载荷分配不均匀的影响。 齿轮在啮

合过程中， 1<εα<2 时， 是一对齿和两对齿交替参与啮合。 在两对齿啮合区， 载荷由两对齿

承担， 但实际上由于轮齿制造误差和弹性变形的影响， 载荷在两对齿上的分配是不均匀的。
齿轮的精度、 齿轮传动的重合度、 受载后轮齿的变形、 齿顶的修缘及磨合效果等均

会影响齿间载荷分配。 简化后的 Kα 值见表 6⁃7。 表中的 Yε 值由式 （6⁃32） 计算， Zε 值由

式 （6⁃38） 计算。
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图 6⁃38　 齿向载荷分布系数 Kβ

表 6⁃7　 齿间载荷分配系数 Kα

精度等级 5 6 7 8 9

经表面硬化的直齿轮 1. 0 1. 1 1. 2
弯曲 1 / Yε≥1. 2

接触 1 / Z2
ε≥1. 2

经表面硬化的斜齿轮 1. 0 1. 1 1. 2 1. 4 εα / cosβb≥1. 4

未经表面硬化的直齿轮 1. 0 1. 1 1. 2

未经表面硬化的斜齿轮 1. 0 1. 1 1. 2 1. 4

第十节　 直齿圆柱齿轮传动的强度计算

强度计算的目的在于保证齿轮传动在工作载荷的作用下， 在预定的工作条件下不发生各

种失效。
直齿圆柱齿轮的强度计算方法是其他各类齿轮传动计算方法的基础， 斜齿圆柱齿轮、 直

齿锥齿轮等强度计算， 可以折合成当量直齿圆柱齿轮来进行。
由于齿轮工作情况和使用要求不同， 影响齿轮强度的因素又十分复杂和难以确定， 世界

标准化组织以及各国都制定了相应的计算标准。 齿根弯曲疲劳强度的计算多以刘易斯

（W. Lewis） 公式为基础， 而齿面接触疲劳强度的计算多以赫兹 （H. Hertz） 公式为基础。

一、 轮齿弯曲疲劳强度计算

直齿圆柱齿轮齿根弯曲疲劳强度计算是针对防止齿根疲劳折断破坏而进行的计算方法，
其依据是材料力学中的悬臂梁的应力分析。

试验研究表明， 当齿圈厚度足够时， 可将轮齿视为齿宽为 b 的悬臂梁， 齿根所受的最大弯

矩发生在轮齿啮合点位于单对齿啮合区最高点时。 但这种算法比较复杂， 通常按全部载荷作用

于齿顶来计算齿根的弯曲强度。 由霍菲尔 （ H. Hofer） 30°切线法可知， 轮齿的危险截面是在

与轮齿对称中心成 30°夹角、 且与齿根过渡曲线相切的切点间连线 ac 的位置， 如图 6⁃39 所示。
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　 图 6⁃39　 轮齿受力分析

如图 6⁃39 所示的轮齿受力分析， 当不计摩擦力时， 作

用于轮齿的总载荷 Fn沿啮合线方向， 即法线方向， 将 Fn

沿作用线移到轮齿的对称中线， 并将 Fn分解为切向分力

FncosαF和径向分力 FnsinαF。 在齿根危险截面 ac 处， 切向

分力使齿根产生弯曲应力 σb和剪切应力 στ， 径向分力引

起压应力 σc。 由图 6⁃39 可以看出， 受拉侧的合成应力小

于受压侧的合成应力， 由于齿轮材料抗拉疲劳强度远低于

抗压疲劳强度， 轮齿实际上在受拉侧的齿根圆角处先开始

产生疲劳裂纹。 因此， 只考虑最危险的弯曲拉应力， 齿根

弯曲疲劳强度计算以受拉侧为依据。 设危险截面 ac 处的齿

厚为 sF， 弯曲力臂为 hF， 则载荷作用于齿顶时危险截面处

的齿根弯曲应力的校核式为

σF =
M
W

≤[σ] F （6⁃27）

由材料力学可知， 齿宽为 b 的齿根抗弯模量为 W =
bs2F
6

， 危险截面的最大弯矩为 M = FncosαFhF =
Ft1cosαFhF

cosα
，

则齿根危险截面的弯曲应力 σF为

σF =
M
W

=
6Ft1hFcosαF

bs2Fcosα
=
Ft1

bm

6
hF

m
〓

〓
〓

〓

〓
〓 cosαF

sF
m

〓

〓
〓

〓

〓
〓

2

cosα
（6⁃28）

令

YFa =
6

hF

m
〓

〓
〓

〓

〓
〓 cosαF

sF
m

〓

〓
〓

〓

〓
〓

2

cosα
（6⁃29）

图 6⁃40　 齿数对齿形的影响

式中， YFa为齿形系数， 为一无量纲的常量。 它表示轮

齿的几何形状对抗弯能力的影响， 只与轮齿的齿廓形状有

关， 因此 YFa值取决于齿数 z 和变位系数 x。 齿数对齿形的

影响如图 6⁃40 所示， 变位系数对齿形的影响如图 6⁃27 所

示。 载荷作用于齿顶时， 外齿轮的齿形系数可由表 6⁃8 查

得。 引入载荷系数 K， 则齿根弯曲应力为

σF =
KFt

bm
YFa （6⁃30）

将 Ft1 = 2000
T1

d1
= 2000

T1

mz1
代入上式得

σF =
2000KT1

bm2z1
YFa （6⁃31）
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式 （6⁃31） 中的 σF为齿根危险截面的理论弯曲应力。 实际计算时， 还要考虑到齿根应

力集中等因素对 σF的影响， 引入应力修正系数 YSa。 齿根应力集中程度取决于齿根过渡曲线

的曲率即齿根的形状， 所以 YSa也与齿数和变位系数有关， 其值由表 6⁃8 查取。
对于一般齿轮传动， 通常按照载荷作用于齿顶计算齿根弯曲应力， 然后引入重合度系数

Yε 进行修正。 Yε 可用下式计算：

Yε = 0. 25+0. 75
εα

（6⁃32）

则危险截面的齿根弯曲应力校核式为

σF =
2000KT1

bmd1
YFaYSaYε≤[σ] F （6⁃33）

式中， σF为齿根弯曲应力 （MPa）； [σ] F 为许用弯曲应力 （MPa）； b 为齿宽 （mm）；
T1为主动轮转矩 （N·m）； K 为载荷系数； YFa为齿形系数； YSa为应力修正系数； m 为齿轮

模数 （mm）； d1 为小齿轮分度圆直径 （mm）。
式 （6⁃33） 即为直齿圆柱齿轮齿根弯曲疲劳强度的校核公式。
令齿宽系数 ψd = b / d1 = b / mz1， 代入式 （6⁃33） 中， 可得模数 m 的设计公式为

m≥
3 2000KT1

ψdz21
·

YFaYSaYε

[σ] F
（6⁃34）

应用式 （6⁃33） 和式 （6⁃34） 进行齿根弯曲疲劳强度设计计算时， 应注意以下几点：
1） 影响齿根弯曲强度的主要参数是齿轮的模数 m。 若提高轮齿的抗弯能力， 则优先考

虑的措施是增大齿轮模数。 由式 （6⁃34） 计算得到的模数 m 应圆整， 按表 6⁃1 进行选取。
2） 相啮合的两齿轮， 如果 z1≠z2， 则 YFa1YSa1≠YFa2YSa2， 即两齿轮齿根弯曲应力不相等，

σF1≠σF2。 两齿轮材料的许用弯曲应力一般也不相同。 因此， 弯曲疲劳强度校核时， 两齿轮应

分别计算。 利用式 （6⁃34） 设计齿轮模数时， 应代入
YFaYSa

[σ]F
值较大的计算齿轮的模数 m。

表 6⁃8　 标准外齿轮的齿形系数 YFa及应力修正系数 YSa （部分表格）

z（ zv） 12 14 16 17 18 19 20 21 22 23 24 25 26

YFa 3. 47 3. 22 3. 03 2. 97 2. 91 2. 85 2. 81 2. 76 2. 75 2. 69 2. 65 2. 65 2. 60

YSa 1. 44 1. 47 1. 51 1. 52 1. 53 1. 54 1. 55 1. 56 1. 57 1. 575 1. 58 1. 59 1. 595

z（ zv） 27 28 29 30 35 40 45 50 60 70 80 90 100

YFa 2. 57 2. 55 2. 53 2. 52 2. 45 2. 40 2. 35 2. 32 2. 28 2. 22 2. 22 2. 20 2. 18

YSa 1. 60 1. 61 1. 62 1. 625 1. 65 1. 67 1. 68 1. 70 1. 73 1. 75 1. 77 1. 78 1. 79

二、 齿面接触疲劳强度计算

直齿圆柱齿轮接触疲劳强度计算是针对齿面点蚀的失效破坏而进行的。 两齿轮在啮合

时， 类似于以 ρ1、 ρ2 为半径的两圆柱体接触， 因此可将两圆柱体接触时的赫兹应力公式用

于计算齿面的接触应力。
如图 6⁃41 所示， 两圆柱体沿接触线作用法向载荷 Fn 时， 接触区内将产生接触应力。 未

受此载荷时， 两圆柱体沿其母线相接触， 称为初始线接触。 在承受载荷后， 由于材料的弹性
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　 图 6⁃41　 接触应力计算简图

变形， 接触线变为矩形接触带。 在此接触

区内， 接触应力的分布是不均匀的， 在初

始接触线上 （即接触区的中线） 接触应力

最大， 用 σH表示， 根据弹性力学的赫兹公

式， 其最大接触应力为

σH =
Fn

πL
·

1
ρ1

± 1
ρ2

1-μ2
1

E1
+
1-μ2

2

E2

（6⁃35）

式中， σH为最大接触应力 （MPa）； Fn

为作用于两圆柱体上的集中载荷， 即法向

力 （N）； L 为两圆柱体接触长度 （mm）；
ρ1、 ρ2为两圆柱体的曲率半径 （mm）； “+” 号用于外啮合； “-” 号用于内啮合； E1、 E2为

两圆柱体材料的弹性模量 （MPa）； μ1、 μ2为两圆柱体材料的泊松比。

令 ZE = 1

π
1-μ2

1

E1
+
1-μ2

2

E2

〓

〓
〓

〓

〓
〓

， 称 ZE为齿轮材料的弹性系数， 见表 6⁃9， 用以考虑材料弹性

模量 E 和泊松比 μ 对赫兹应力 σH的影响。 定义
1
ρ∑

= 1
ρ1

± 1
ρ2

， ρ∑称为综合曲率。 则式 （6⁃35）

简化为

σH =ZE
Fn

L
· 1

ρ∑
（6⁃36）

式中， L 为承受法向力的接触线长度， 对端面重合度 εα >1 的直齿圆柱齿轮传动， 在啮

合区， 一般是一对齿和两对齿交替啮合， 轮齿的接触线介于齿宽 b 和 2b 之间， 则式 （6⁃36）
中的 L 可用下式计算：

L= b
Z2

ε
（6⁃37）

式中， Zε 为重合度系数， 用以考虑重合度对齿宽载荷的影响， 表达式为

Zε =
4-εα

3
（6⁃38）

表 6⁃9　 齿轮材料的弹性系数 ZE （单位： MPa）

　 　 　 　 　 　 弹性模量 E / MPa

齿轮材料　 　 　 　 　 　 　 　 　

配对齿轮材料

灰铸铁 球墨铸铁 铸钢 锻钢 夹布塑料

11. 8×104 17. 3×104 20. 2×104 20. 6×104 0. 785×104

锻钢 162. 0 181. 4 188. 9 189. 8 56. 4

铸钢 161. 4 180. 5 188. 0 — —

球墨铸铁 156. 6 173. 9 — — —

灰铸铁 143. 7 — — — —

　 　 注： 表中所列夹布塑料的泊松比 μ = 0. 5； 其余材料的 μ = 0. 3。
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　 图 6⁃42　 齿面的接触应力

由渐开线性质可知， 渐开

线齿廓上各点的曲率不同。 轮

齿在啮合过程中， 齿廓接触点

不断地变化， 啮合线上各点的

综合曲率不同， 导致赫兹应力

发生变化， 如图 6⁃42a、 b 所

示。 在小齿轮单对齿啮合区内

界点 B 处的接触应力最大， 如

图 6⁃42c、 d 所示。 因此， 应该

以该点的接触应力作为接触强

度的依据。 但因该点的位置随

重合度的不同而变化， 计算综

合曲率比较复杂， 且 B 点的接

触应力与节点 P 的接触应力相

差不大， 所以将节点 P 处的接

触应力值作为计算的依据。 如

图 6⁃42a 所示， 两轮齿齿廓在

节点 P 处的曲率半径分别为

ρ1 =N1P= d1sinα / 2，ρ2 =N2P=d2sinα / 2 =uρ1
则有

1
ρ∑

= 1
ρ1

± 1
ρ2

=u±1
u

2
d1sinα

（6⁃39）

式中， u 为两齿轮齿数之比， u= z2 / z1 =d2 / d1。
将式 （6⁃37）、 式 （6⁃39） 代入式 （6⁃36）， 又因 Fn = Ft1 / cosα， 可得

σH =ZEZε
2

sinαcosα
Ft1

bd1

u±1
u

令 ZH = 2
sinαcosα

= 4
sin2α

式中， ZH称为节点区域系数， 用以考虑节点处齿廓曲率对接触应力的影响， 其值由图

6⁃43 查取。 当为标准直齿轮时， α= 20°， ZH = 2. 5。
引入载荷系数 K， 且 Ft1 = 2000T1 / d1， 可得齿面接触疲劳强度的校核公式为

σH =ZEZε ZH
2000KT1

bd2
1

u±1
u

≤[σ]H （6⁃40）

将齿宽系数 ψd = b / d1代入式 （6⁃40）， 得直齿圆柱齿轮齿面接触疲劳强度的设计公

式为

d1 =
3 2000KT1

ψd

u±1
u

ZEZε ZH

[σ]H

〓

〓
〓

〓

〓
〓

2

（6⁃41）

应用式 （6⁃40） 和式 （6⁃41） 进行齿面接触疲劳强度设计计算时， 应注意以下几点：
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图 6⁃43　 节点区域系数

1） 影响齿面接触强度的主要参数是

齿轮直径或传动中心距。 增大直径或中

心距， 接触点齿廓曲率半径增大， 接触

应力减小， 接触强度提高。 反之， 若不

改变直径 d1， 选用不同的模数和齿数的

组合， 对接触强度的影响不大。
2） 相啮合的齿轮接触应力相等， 即

σH1 =σH2， 而许用接触应力一般不相等，
即[σ]H1≠[σ]H2。 所以， 许用接触应力

小的 齿 轮 接 触 强 度 低。 设 计 时 应 选

[σ]H1、 [σ]H2中的较小值代入式 （6⁃40）
或式 （6⁃41）， 以设计或校核齿轮尺寸。

三、 许用应力

齿轮的许用应力是基于试验条件下

的齿轮疲劳极限， 再考虑实际齿轮与试

验条件的差别和可靠性而确定。 对一般

的齿轮传动， 因绝对尺寸、 轮齿表面粗

糙度、 圆周速度及润滑等， 对实际齿轮

疲劳极限的影响不大， 通常不予考虑

（必要时可参考机械设计手册）， 故只考

虑应力循环次数的影响。
1. 许用弯曲应力

两齿轮的许用弯曲应力分别按下式进行计算：

[σ] F =
σFlim

SFmin
YNYST （6⁃42）

式中， σFlim为齿轮的齿根弯曲疲劳极限值， 由图 6⁃44 查取； SFmin为齿根弯曲疲劳强度的

最小安全系数， 对通用齿轮和多数工业用齿轮， 按一般可靠度要求， 取 SFmin = 1. 2～1. 5， 重要

的传动可以取 SFmin =1. 6～3. 0； YST为实验齿轮的应力修正系数， YST = 2； YN 为弯曲疲劳强度

的寿命系数， 其值由图 6⁃45 查取， 图中横坐标 N 为齿轮工作的应力循环次数， 可按下式计算：
N= 60njLh （6⁃43）

式中， n 为齿轮的转速 （r / min）； j 为齿轮每转一圈齿面啮合的次数； Lh为齿轮的工作

寿命 （h）。
由于齿轮材料的品质和加工过程不尽相同， 使疲劳极限具有一定的分散性。 在图 6⁃44

中， 将同一种材料能够达到的质量分为高、 中、 低三个等级， 分别用 ME、 MQ 和 ML 表示。
MX 为对淬透性及金相组织有特殊考虑的调质合金钢取值线。 在图中查取 σFlim时应当注意，
当齿轮材质、 结构及热处理要求、 检验手段良好时， 以及对机器的操作正确， 其值可取上

限， 一般工业用取中值， 条件较差时取下限； 对于对称循环变应力下工作的齿轮， 在查取的

基础上乘以 0. 7 作为计算依据。
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图 6⁃44　 齿轮的弯曲疲劳极限 σFlim
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2. 许用接触应力

许用接触应力的计算式为

[σ]H =
σHlim

SHmin
ZN （6⁃44）

式中， σHlim为齿轮的接触疲劳极限值， 由图 6⁃46 查取； SHmin为接触疲劳强度的最小安

全系数， 对通用齿轮和多数工业用齿轮， 按一般可靠度要求， 取 SHmin = 1. 0～1. 2， 重要的传

动取 SHmin = 1. 3～1. 6； ZN 为接触疲劳强度的寿命系数， 其值由图 6⁃47 查取， 图中横坐标 N
的计算同式 （6⁃43）。

图 6⁃45　 弯曲疲劳强度的寿命系数 YN

1—调质钢， 珠光体、 贝氏体球墨铸铁， 珠光体可锻铸铁

2—渗碳淬火钢， 火焰或感应表面淬火钢、 球墨铸铁

3—渗氮的调质钢、 渗氮钢、 渗碳钢， 铁素体球墨铸铁， 结构钢， 灰铸铁

4—碳氮共渗的调质钢、 渗碳钢

四、 设计参数的选择

1. 精度等级

渐开线圆柱齿轮精度等级国家标准 GB / T 10095. 1—2008， 规定了渐开线圆柱齿轮 13 个

精度等级， 0 级最高， 12 级最低。 其中， 0～2 级为将来发展级， 3～5 级为高精度等级， 6～8
级为中等精度等级， 9～12 级为低精度等级。

齿轮的精度等级， 应根据齿轮传动的用途、 使用条件、 传递的功率、 圆周速度以及经济

性等技术要求选择。 具体选择时可根据齿轮的圆周速度参考表 6⁃10。
齿轮的精度检测包含三个方面： ①齿轮传递运动的准确性； ②齿轮传动的平稳性； ③载

荷分布的均匀性。 这些方面对齿轮的工作性能、 工作噪声， 都有很大的影响， 提高齿轮精度

等级可提高齿轮传动的平稳性和承载能力， 降低传动噪声。 但缺点是齿轮的成本提高。 通常

齿轮精度的基本检验项目见表 6⁃11。
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图 6⁃46　 齿轮的接触疲劳极限 σHlim
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图 6⁃47　 接触疲劳强度的寿命系数 ZN

1—结构钢， 调质钢， 珠光体、 贝氏体球墨铸铁， 珠光体可锻铸铁， 渗碳淬火钢，
感应淬火或火焰淬火的钢、 球墨铸铁 （允许一定点蚀）

2—材料同 1， 不允许出现点蚀

3—灰铸铁， 铁素体球墨铸铁， 渗氮的调质钢、 渗氮钢、 渗碳钢

4—碳氮共渗的调质钢、 渗碳钢

表 6⁃10　 齿轮传动常用精度等级及其应用

精度等级
圆周速度 v / （m / s）

直齿圆柱齿轮 斜齿圆柱齿轮 直齿锥齿轮
应 用 举 例

6 ≤15 ≤30 ≤9
　 要求运转精确或在高速重载下工作的齿轮

传动；精密仪器和飞机、汽车、机床中重要

齿轮

7 ≤10 ≤20 ≤6
　 一般机械中的重要齿轮；标准系列减速器

齿轮；飞机、汽车和机床中的齿轮

8 ≤5 ≤9 ≤3
　 一般机械中的重要齿轮；飞机、汽车和机床

中的不重要齿轮；纺织机械中的齿轮；农业机

械中的重要齿轮

9 ≤3 ≤6 ≤2. 5 　 工作要求不高的齿轮；农业机械中的齿轮

表 6⁃11　 齿轮精度检验及其对传动性能的影响

齿轮精度的检验项目 含　 　 义 对传动性能的影响

单个齿距偏差 fpt 齿轮转过一个齿距角内的齿距变化误差 传动的平稳性

齿距累积总偏差 Fp 齿轮转一周时齿距的累积变化误差 传动的准确性

齿廓总偏差 Fα 包含实际齿廓曲线的两条设计齿廓曲线间的法向距离 传动的平稳性

螺旋线总偏差 Fβ 包含实际螺旋线的两条设计螺旋线间的法向距离 载荷分布的均匀性

齿轮在传动过程中， 相啮合的两个齿轮工作齿面相接触时， 在两个非工作齿面之间所形

成的间隙称为侧隙。 侧隙主要用于储存润滑油和补偿热变形， 其大小取决于齿轮安装的中心
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距和齿厚的大小。 在国家标准中， 对侧隙的大小用规定的齿厚上、 下偏差来保证。 标准中对

齿厚的极限偏差规定有 C、 D、 E、 …、 S 共 14 种偏差， D 为基准 （偏差为 0）， C 为正偏差，
E～ S 为负偏差， 并且数值依次增大。

齿侧间隙不能过大， 否则会引起较大的噪声和反向冲击。 在高速、 高温、 重载条件下工

作的传动齿轮， 应有较大的侧隙； 对于一般齿轮传动， 应有中等大小的侧隙； 对经常正、 反

转， 转速不高的齿轮， 应有较小的侧隙。
2. 齿数比 u

齿数比 u=
z2
z1

>1 ， 齿轮减速传动时， u= i； 增速传动时， u= 1 / i。

齿数比 u 不宜过大， 否则大小齿轮尺寸悬殊过大， 使传动装置的结构尺寸增大， 大小齿

轮强度差别过大， 不利于传动。 对于单级闭式传动， 一般取 u≤5 （直齿） 或 u≤7 （斜齿）。
当需要更大的传动比时， 可采用两级或多级传动。

3. 齿数 z 和模数 m
对于软齿面闭式齿轮传动， 传动尺寸主要取决于接触疲劳强度， 在传动尺寸不变且满足

齿根弯曲疲劳强度要求的前提下， 小齿轮齿数取多一些以增大端面重合度， 改善传动平稳

性； 模数减小后， 降低齿高， 使齿顶圆直径减小， 从而减小了齿轮毛坯直径， 减少切削用

量， 节省制造费用。 对于闭式软齿面齿轮， 通常选取 z1 = 20～40。
对于硬齿面闭式齿轮传动， 首先应具有足够大的模数以保证齿根弯曲疲劳强度， 为避免

模数过小， 一般可取 z1 = 17～25。
为了避免齿轮出现轮齿根切现象， 对于标准直齿圆柱齿轮， 应取 z1≥17； 为了使齿轮磨

损均匀， 大小齿轮齿数应互为质数。 模数 m 的最小允许值应根据抗弯曲疲劳强度确定。
4. 齿宽系数ψd

ψd取较大值时， 齿宽 b 增加， 可减小两轮分度圆直径和中心距， 从而减小传动装置的径

向尺寸， 提高齿轮的承载能力。 但齿宽增加会使载荷沿齿宽方向分布的不均匀更严重， 导致

偏载发生。 齿宽系数 ψd的具体选择可参考表 6⁃12。
表 6⁃12　 齿宽系数ψd

小齿轮相对于两轴承的位置
齿面硬度

软齿面 （硬度≤350HBW） 硬齿面 （硬度>350HBW）

对称布置 0. 8～1. 4 0. 4～0. 9

非对称布置 0. 6～1. 2 0. 3～0. 6

悬臂布置 0. 3～0. 6 0. 2～0. 5

　 　 注： 1. 斜齿轮和人字齿轮可取大值。
2. 载荷平稳； 轴的刚度较大时可取大值； 变载荷、 轴的刚度小时取小值。
3. 对于非金属齿轮， 可取 ψd = 0. 5～1. 2。

另外， 对于多级齿轮传动， 由于转矩从高速级向低速级增大， 因此设计时应使低速级的

齿宽系数比高速级的大些， 以便协调各级的尺寸。
最后提示： 当进行设计计算时， 载荷系数 K 中的动载系数 Kv， 不能预先确定 （因圆周

速度 v 与直径 d1有关， d1有待设计）。 设计计算中首先试选载荷系数， 记为 Kt， 一般 Kt =
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1. 3～2. 5 （若 KA较大， 则 Kt取偏大值）。 将 Kt代入设计公式， 设计出的直径或模数称为试

算值 d1t或 mt， 然后求出齿轮圆周速度 v， 查取 Kv、 Kβ、 Kα， 计算出载荷系数 K。 若算得的

K 与初选的 Kt值相差不多， 不必修正原设计。 若相差较大时， 可按下式进行修正：

d1 =d1t

3 K
Kt

m=mt

3 K
Kt

【例 6⁃1】 　 设计一带式输送机的单级直齿圆柱齿轮减速器的齿轮传动。 已知原动机为电

动机， 齿轮传动功率 P= 7. 5kW， 小齿轮转速 n1 = 970r / min， 传动比 i = 3. 23， 单向转动， 载

荷平稳， 每天工作 8h， 每年工作 300 天， 预期寿命 8 年。
解： （1） 选择齿轮材料和精度等级　 查表 6⁃4， 小齿轮选用 45 钢， 调质， HBW1 = 220～

250HBW； 大齿轮选用 45 钢， 正火， HBW2 = 170 ～ 200HBW。 软齿面齿轮， 按齿面接触疲劳

强度进行设计， 再校核齿根弯曲疲劳强度。 齿轮精度， 选择 7 级精度。
（2） 按齿面接触疲劳强度进行设计　 由齿面接触疲劳强度设计公式 （6⁃41） 可知

d1 =
3 2000KT1

ψd

u±1
u

ZEZεZH

[σ]H

〓

〓
〓

〓

〓
〓

2

1） 确定许用接触应力 [σ]H。 按式 （6⁃44） 计算， 即

[σ]H =
σHlim

SHlim
ZN

查图 6⁃46， 得接触疲劳极限应力： σHlim1 = 550MPa； σHlim2 = 390MPa。
取最小安全系数 SHlim = 1. 1 （一般传动）。
应力循环次数用式 （6⁃43） 计算：

N1 = 60njLh = 60×970×1×（8×300×8）= 1. 12×109

N2 =N1 / i= 1. 12×109 / 3. 23 = 3. 47×108

查图 6⁃47 得接触疲劳强度的寿命系数 ZN1 = 1. 0， ZN2 = 1. 1。

则 [σ]H1 =
550
1. 1

MPa= 500MPa； [σ]H2 =
390
1. 1

×1. 1MPa= 390MPa。

2） 计算小齿轮 1 的名义转矩 T1

T1 = 9550×7. 5
970

N·m=73. 84N·m

3） 查取表 6⁃6， 载荷平稳， 取使用系数 KA = 1. 1。 则初选载荷系数 Kt = 1. 5。
4） 初步选定齿轮的参数。 选择小齿轮 （即主动轮） 齿数 z1 = 27， 大齿轮齿数 z2 = iz1 =

3. 23×27= 87. 2， 取 z2 = 87， 保证了大、 小齿轮齿数互为质数， 实际传动比 i′ = 87 / 27= 3. 22，
传动比误差为 0. 3%<3%， 满足要求。

查表 6⁃12， 齿轮对称布置， 取齿宽系数 ψd = 1。
5） 对于钢制齿轮， 查表 6⁃9， 取弹性系数 ZE = 189. 8 MPa ； 查图 6⁃43， 得节点区域系

数 ZH = 2. 5。

由式 （6⁃13） 计算重合度 εα = 1. 88-3. 2 1
z1

+ 1
z2

〓

〓
〓

〓

〓
〓 = 1. 52， 由式 （6⁃38） 计算重合度系数
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Zε =
4-εα

3
= 0. 91。

在齿面接触疲劳强度设计公式 （6⁃41） 中， 代入较小的 [σ]H， 即 [σ]H2， 则小齿轮

直径 d1 的设计初值为

　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 d1t =
3 2000KtT1

ψd

u±1
u

ZEZεZH

[σ]H2

〓

〓
〓

〓

〓
〓

2

=
3 2000×1. 5×73. 84

1
·3. 22±1

3. 22
· 189. 8×0. 91×2. 5

390
〓

〓
〓

〓

〓
〓

2
mm

=70. 86mm

修正小齿轮直径， v=
πd1tn1

60×1000
= 3. 6m / s， 查图 6⁃35， 动载系数 Kv = 1. 1； 查图 6⁃38， 齿

向载荷分布系数 Kβ = 1. 06； 查表 6⁃7， 齿间载荷分配系数 Kα = 1. 0。

则载荷系数 K= 1. 1×1. 1×1. 06×1. 0 = 1. 28； d1 =d1t

3 K
Kt

= 67. 2mm

齿轮模数 mt =
d1t

z1
= 67. 2

27
mm= 2. 48mm， 查表 6⁃1， 取 m= 2. 5mm。

6） 计算传动的几何尺寸。
d1 =mz1 = 2. 5×27mm= 67. 5mm
d2 =mz2 = 2. 5×87mm= 217. 5mm
b2 =ψdd1 = 1×67. 5mm= 67. 5mm， 取 b2 = 70mm
b1 = b2+5mm= 70mm+5mm= 75mm
（3） 校核齿根弯曲疲劳强度　 由式 （6⁃33） 进行齿根弯曲疲劳强度校核：

σF =
2000KT1

bmd1
YFaYSaYε≤[σ] F

1） 齿根弯曲应力的计算。 查表 6⁃8， 得 YFa1 = 2. 57， YSa1 = 1. 60； 利用插值法取 YFa2 =

2. 206， YSa2 = 1. 777。 利用式 （6⁃32） 计算弯曲强度的重合度系数 Yε = 0. 25+0. 75
εα

= 0. 25+

0. 75
1. 52

= 0. 74。

则 σF1 =
2000×1. 28×73. 84

70×2. 5×67. 5
×2. 57×1. 60×0. 74MPa= 48. 69MPa

σF2 =
2000×1. 28×73. 84

70×2. 5×67. 5
×2. 206×1. 777×0. 74MPa= 46. 42MPa

2） 确定许用弯曲应力 [σ] F。 按式 （6⁃42） 计算， 即

[σ] F =
σFlim

SFlim
YNYST

根据图 6⁃44， 确定齿根弯曲疲劳极限应力： σFlim1 = 210MPa； σFlim2 = 150MPa； YST = 2。
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取最小安全系数 SFlim = 1. 3 （一般传动）。
查图 6⁃45 得弯曲疲劳强度的寿命系数 YN1 = 1. 0， YN2 = 1. 0。

则 [σ] F1 =
210
1. 3

×2×1. 0MPa= 323. 1MPa； [σ] F2 =
150
1. 3

×2×1. 0MPa= 230. 8MPa。

显然， σF1<[σ] F1， σF2<[σ] F2， 故齿根弯曲疲劳强度满足。
（4） 结构设计 （略）。

第十一节　 斜齿圆柱齿轮传动设计

前面已经比较系统地讨论了直齿圆柱齿轮的相关内容， 本节介绍另外一种常用的齿轮传

动， 即斜齿圆柱齿轮传动。

一、 斜齿轮齿廓曲面的形成及啮合特点

1. 斜齿轮齿面的形成

对于渐开线直齿圆柱齿轮传动， 仅讨论了齿轮端面上的渐开线齿廓及其啮合。 而实际上

齿轮都有一定的宽度， 形成直齿圆柱齿轮齿廓的发生线实际应该为发生面， 基圆应该为基圆

柱， 发生线上的点 K 就成了直线KK， 如图 6⁃48a 所示。 发生面沿基圆柱做纯滚动， 发生面

上与基圆柱轴线平行的直线KK所形成的轨迹， 即为直齿轮齿面， 它是渐开线曲面。

图 6⁃48　 齿轮齿面的形成

斜齿圆柱齿轮齿面形成的原理与直齿轮相似， 所不同的是形成齿面的直线与轴线不平

行， 而有一个夹角 βb， 如图 6⁃48b 所示。

当发生面沿基圆柱做纯滚动时， 斜直线KK的轨迹即为斜齿轮齿面， 是一个渐开线螺旋

面。 该螺旋面与基圆柱的交线 AA 为一条螺旋线， 其螺旋角为 βb， 称为基圆柱上的螺旋角。
同理， 该螺旋面与分度圆柱的交线也是一条螺旋线， 该螺旋线的螺旋角用 β 表示， 称为分度

圆柱上的螺旋角， 简称为螺旋角。
螺旋角 β 是反映斜齿轮特征的一个重要参数。 增大螺旋角 β 可以提高传动平稳性和承载

能力， 但 β 过大， 传动时的轴向力增大， 从而使轴承及传动装置的尺寸也相应增大， 同时传

动效率降低。 故螺旋角 β 的选择要视工作要求和加工精度而定， 一般机械推荐 β = 10° ～25°，
但从减小振动和噪声的角度考虑， β 可取大一些， 如小轿车齿轮， β 最大可达 35° ～ 37°。 对

于人字齿轮， 其轴向力相互抵消， β 可取大些 （ β = 25° ～40°， 通常取 30° ）。
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图 6⁃49　 斜齿轮的旋向

根据螺旋线的方向不同， 斜齿轮有右旋和左旋之分，
如图 6⁃49 所示。 使斜齿轮轴线竖直摆放， 螺旋线 “左低右

高” 为右旋， 如图 6⁃49a 所示； 反之， 为左旋， 如图 6⁃49b
所示。

2. 斜齿轮的啮合特点

斜齿轮啮合与直齿轮啮合相比较， 有以下特点：
1） 当两直齿轮啮合时， 其齿面接触线是与整个齿轮轴

线平行的直线， 如图 6⁃50a 所示。 因此， 直齿轮啮合时， 整个齿宽同时进入和退出啮合， 所

以容易引起冲击、 振动和噪声， 影响传动的平稳性， 不适宜于高速传动。

图 6⁃50　 齿面接触线

2） 当两斜齿轮啮合时， 由于轮齿的倾斜，
一端先进入啮合， 另一端后进入啮合， 其接触

线由短变长， 退出啮合时再由长变短， 如图

6⁃50b所示， 可极大地降低冲击、 振动和噪声，
改善了传动的平稳性， 相对于直齿轮而言更适

合高速传动。
3） 斜齿圆柱齿轮传动啮合过程长， 可以增

大重合度， 降低根切齿数， 提高齿轮承载能力，
减小结构尺寸。

4） 斜齿轮传动会产生轴向力。 β 越大， 轴向力越大。 要消除轴向力的影响， 可以采用

左右对称的人字齿轮或反向同时使用两个斜齿轮传动。

二、 斜齿圆柱齿轮的基本参数和尺寸计算

斜齿轮与直齿轮有共同之处， 在端面上两者均具有渐开线齿廓的齿形等。 但是， 由于斜齿

轮的轮齿是螺旋形的， 故在垂直于轮齿螺旋线方向的法向上， 齿廓曲线及齿形与端面不同。
由于加工斜齿轮时， 刀具沿齿向方向进给， 应按斜齿轮法向参数选择刀具， 因此规定斜

齿轮法向参数为标准值。 斜齿轮在端面上具有渐开线齿廓， 几何尺寸需按端面参数计算， 因

图 6⁃51　 斜齿轮分度圆柱展开图

此必须建立法向参数与端面参数的换算

关系。
1. 法向模数 mn 与端面模数 mt

将斜齿轮分度圆柱面展开为一个矩形，
如图 6⁃51a 所示， 其宽度是斜齿轮的宽度 b，
长度是分度圆的周长 πd。 圆柱面上轮齿的

螺旋线便展成一条斜直线， 其与平行于轴线

的直线的夹角为 β， 即为分度圆柱面上的螺

旋角。
由图 6⁃51a 可得

pn = ptcosβ
因为 pn =πmn， pt =πmt， 则法向模数和

端面模数的关系为
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mn =mtcosβ （6⁃45）
由图 6⁃51 所示几何关系可得

tanβ=πd
l

（6⁃46）

式中， l 为螺旋线的导程， 即螺旋线绕分度圆柱一整周后上升的高度。 同一个斜齿轮，
任何一圆柱面上的螺旋线导程 l 都是一样的， 因此基圆柱上的螺旋角 βb （图 6⁃51b） 为

tanβb =
πdb

l
（6⁃47）

又因为

cosαt =
db

d
（6⁃48）

可得螺旋角和基圆柱螺旋角的关系为

tanβb = tanβcosαt （6⁃49）
2. 法向压力角 αn 与端面压力角 αt

利用斜齿条来分析 αn 和 αt 的关系， 图 6⁃52a 所示为一直齿条的情况， 其法面和端面是

同一个平面， 所以有

αn =αt =α

图 6⁃52　 直齿条与斜齿条

图 6⁃52b 所示为斜齿条，
因为轮齿倾斜了一个 β 角， 于

是就有端面与法面之分。 abc 平

面为端面， a′b′ c 平面为法面。
∠abc 为端面压力角 αt， ∠a′b′c
为法向压力角 αn。 由于△abc
和△a′b′c 这两个直角三角形等

高， 即

ab=a′b′
通过三角形关系可以得到

ac
tanαt

= a′c
tanαn

而 a′c=accosβ， 则法向压力角 αn 和端面压力角 αt 之间的关系为

tanαn = tanαtcosβ （6⁃50）
3. 法向 h∗

an、 c∗n 与端面 h∗
at 、 c∗t

斜齿轮的齿顶高和齿根高， 在法向和端面上是相同的， 计算方法和直齿轮相同：
ha =h∗

anmn =h∗
at mt

hf =（h∗
an+c∗n ）mn =（h∗

at +c∗t ）mt

可得

h∗
at =h∗

ancosβ

c∗t = c∗n cosβ{ （6⁃51）
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式中， h∗
an、 c∗n 为标准值。

三、 斜齿圆柱齿轮的几何尺寸计算

外啮合标准斜齿圆柱齿轮的几何尺寸计算见表 6⁃13。

表 6⁃13　 外啮合标准斜齿圆柱齿轮的几何尺寸计算

名称 符号 计 算 公 式 备注

端面模数 mt mt =
mn

cosβ
mn 为标准值

端面压力角 αt αt =arctan
tanαn

cosβ
αn 为标准值

螺旋角 β 一般 β= 10° ～25°

分度圆直径 d1，d2 d1 =mt z1 =
mn z1
cosβ

，d2 =mt z2 =
mn z2
cosβ

齿顶高 ha ha =h∗
anmn h∗

an为标准值

齿根高 hf hf =（h∗
an +c∗n ）mn c∗n 为标准值

全齿高 h h=（2h∗
an +c∗n ）mn

顶隙 c c= c∗n mn

齿顶圆直径 da1，da2 da1 =d1+2h∗
anmn，da2 =d2+2h∗

anmn

齿根圆直径 df1，df2 df1 =d1-2（h∗
an +c∗n ）mn，df2 =d2-2（h∗

an +c∗n ）mn

中心距 a a=
d1+d2

2
=
mt

2
（ z1+z2）=

mn

2cosβ
（ z1+z2）

四、 斜齿圆柱齿轮的当量齿轮和当量齿数

用仿形法切制斜齿轮时， 切削刃位于轮齿的法向内， 并沿分度圆柱螺旋线方向切齿， 故

斜齿轮法向上的模数、 压力角和法向齿廓应与刀具参数和齿形分别相同。 因此， 选择齿轮铣

刀时， 刀具的模数和压力角应等于斜齿轮法向模数和压力角。 但铣刀的刀号需由齿数来确

图 6⁃53　 斜齿轮的当量齿轮

定， 因此应找出一个与斜齿轮法向齿廓相当的直齿轮，
该虚拟的直齿轮称为斜齿轮的当量齿轮， 当量齿轮的

齿数称为当量齿数， 用 zv 表示。 铣刀刀号应按照 zv
选取。

如图 6⁃53 所示， 过斜齿轮分度圆上 P 点， 作斜齿

轮法向剖面， 得到一椭圆。 该剖面上 P 点附近的齿形

可以视为斜齿轮的法向齿廓。 以椭圆上点 P 的曲率半

径 ρ 作为虚拟直齿轮的分度圆半径， 并设该虚拟直齿

轮的模数和压力角分别等于斜齿轮的法向模数和压力

角， 该虚拟直齿轮即为当量齿轮， 其齿数即为当量

齿数。

椭圆长半轴为 a = d
2cosβ

， 短半轴为 b = d
2
， 而 ρ =
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a2

b
= d
2cos2β

， 则当量齿数为

zv =
2ρ
mn

= d
mncos2β

= z
cos3β

（6⁃52）

当量齿数的作用有：
1） 用来选取齿轮铣刀的刀号。
2） 用来计算斜齿轮的强度。
3） 用来确定斜齿轮不根切的最少齿数 zmin = zvmincos3β。

五、 斜齿轮的啮合传动

1. 斜齿轮正确啮合的条件

如图 6⁃54 所示， 斜齿轮传动的正确啮合条件， 除了两齿轮的模数和压力角分别相等外，
它们的螺旋角必须相匹配， 否则两啮合齿轮的齿向不同， 依然不能进行啮合。 因此， 斜齿轮

传动正确啮合的条件为

图 6⁃54　 斜齿圆柱

齿轮传动

β1 = ±β2

mn1 =mn2 =mn

αn1 =αn2 =αn

〓

〓

〓

〓
〓

〓
〓

（6⁃53）

β 前的 “+” 号用于内啮合， “-” 号用于外啮合。
2. 重合度

将端面尺寸相当的一对直齿轮传动和一对斜齿轮传动相比较， 如

图 6⁃55 所示。 直线 B2B2、 B1B1 分别表示轮齿进入啮合过程和退出啮

合的位置， 啮合区的长度为 L。 对于直齿轮传动， 沿整个齿宽 b 同时进

入啮合， 同时退出啮合， 重合度为 εα =
B1B2

pbt
。

对于斜齿轮传动， 轮齿前端 B2 先进入啮合， 当 B2 点移至 B1 点时， 前端面虽已开始脱

离啮合， 但轮齿后端面仍在啮合区内， 整个轮齿尚未终止啮合， 只有当轮齿后端面退出啮合

图 6⁃55　 斜齿轮传动的重合度

时， 该对轮齿才终止啮合。 所以， 斜齿轮与直齿轮相比较，
啮合线长度增加了 ΔL = btanβb。 由于轮齿倾斜而增加的重

合度用 εβ 表示， 即

εβ =ΔL
pbt

= bsinβ
πmn

（6⁃54）

所以斜齿轮的重合度为

εγ =εα+εβ （6⁃55）
式中， εα 为端面重合度； εβ 为轴向重合度。

六、 斜齿圆柱齿轮的受力分析

如图 6⁃56 所示， 标准齿轮标准中心距斜齿轮传动时，
由于齿向有偏斜， Fn 不再与齿轮轴线垂直， 忽略啮合面间
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图 6⁃56　 斜齿圆柱

齿轮受力简图

的摩擦力， 将整个齿宽上所受的法向力 Fn简化集中作用于齿宽

中点 P， 且垂直指向齿面。 小齿轮节点上的法向力 Fn1可分解为

三个相互垂直的分力， 即圆周力 Ft1、 径向力 Fr1及轴向力 Fa1，
其值分别为

Ft1 =
2000T1

d1

Fr1 =Ft1
tanαn

cosβ
Fa1 =Ft1 tanβ

Fn1 =
Ft1

cosαncosβ
=

Ft1

cosαtcosβb

〓

〓

〓

〓
〓
〓
〓
〓

〓
〓
〓
〓
〓

（6⁃56）

式中， T1 为主动齿轮上的名义转矩 （N·m）； d1 为主动齿

轮分度圆直径 （mm）； β 为节圆螺旋角， 对标准齿轮传动即为分

度圆螺旋角 （°）； βb 为斜齿轮基圆螺旋角 （°）； αn 为法向压力角， 也即标准压力角； αt 为

端面压力角。
作用于主动齿轮与从动齿轮上的各分力， 即 Ft1与 Ft2、 Fr1与 Fr2、 Fa1与 Fa2分别相等，

但方向相反。 各分力方向判定： 圆周力 Ft和径向力 Fr的方向判定方法与直齿轮相同； 轴向

力 Fa的方向可以用 “主动轮左、 右手定则” 来判定。 当主动轮是右旋时， 用右手， 如图

6⁃57所示， 四指弯曲指向齿轮的旋转方向， 拇指伸直， 与四指垂直， 即为主动轮所受轴向力

的方向； 若主动轮为左旋， 则用左手， 方法同上。 必须注意的是， “左、 右手定则” 判断轴

向力的方法只适合于主动轮， 从动轮轴向力的方向与主动轮轴向力的方向相反。

图 6⁃57　 右手定则

七、 斜齿圆柱齿轮的强度计算

1. 齿根弯曲疲劳强度计算

斜齿圆柱齿轮由于存在螺旋角 β， 使其在啮合传动

中齿面所受载荷沿一条倾斜的接触线分布， 有利于降低

斜齿轮的弯曲应力和接触应力。 由于斜齿轮的啮合线与

轴线不平行， 其轮齿折断多为局部折断， 且危险截面形

状复杂， 位置不易确定， 要精确计算斜齿轮的齿根弯曲应力比较难。 现通常参照直齿圆柱齿

轮弯曲强度的计算方法， 按法向当量直齿轮进行计算。 即在直齿圆柱齿轮齿根弯曲强度校核

式 （6⁃33） 中引入考虑螺旋角 β 等因素的螺旋角系数 Yβ：

Yβ = 1-εβ
β

120
≥Yβmin

Yβmin = 1-0. 25εβ≥0. 75

〓

〓

〓

〓〓

〓〓

（6⁃57）

式中， β 为分度圆螺旋角， 当 β≥30°时， 取 β = 30°代入； εβ 为轴向重合度， 且 εβ =
bsinβ
πmn

， 当 εβ>1 时， 取 εβ = 1 代入上式； 当 Yβ<0. 75 时， 取 Yβ = 0. 75。

则斜齿圆柱齿轮齿根弯曲强度校核式为
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σF =
2000KT1

bmnd1
YFaYSaYεYβ =

2000KT1

bm2
nz1

YFaYSaYεYβcosβ≤[σ] F （6⁃58）

取齿宽系数 ψd = b / d1 （因 d1 =mnz1 / cosβ） 代入式 （6⁃58） 中， 可得模数 mn的设计计算

公式为

mn≥
3 2000KT1

ψdz21
·

YFaYSaYεYβ

[σ] F
cos2β （6⁃59）

式中， 齿形系数 YFa和应力修正系数 YSa按当量齿数 zv = z / cos3β 由表 6⁃8 查取； mn为法

向模数 （mm）。 其他关于弯曲强度的注意事项与直齿轮相同。
2. 齿面接触疲劳强度计算

斜齿圆柱齿轮传动齿面接触应力计算点的选择与直齿轮相同， 用式 （6⁃36） 来计算节点

P 处的齿面接触应力。
斜齿圆柱齿轮节点处的曲率半径应按法向计算。 如图 6⁃58 所示， P 点的法向曲率半径

ρn 与齿轮基本参数的关系为

图 6⁃58　 斜齿圆柱齿轮

法向曲率半径

ρn =
ρt

cosβb
=
d′1sinα′t
2cosβb

=
d1cosαt

2cosβb
tanα′t

则

1
ρ∑

= 1
ρn1

± 1
ρn2

= u±1
ρn1u

=
2cosβb

d1cosαt tanα′t
u±1
u

（6⁃60）

由于斜齿圆柱齿轮啮合时， 接触线与轴线倾斜 βb， 如图

6⁃58所示， 每一条全齿宽的接触线长度为
b

cosβb
， 考虑重合度，

接触线总长为

L= b
cosβbZ2

ε
（6⁃61）

式中， Zε 为接触疲劳强度重合度系数， 按下式计算：

Zε =
4-εα

3
（1-εβ）+

εβ

εα
（6⁃62）

当 εβ>1 时， 按 εβ = 1 代入上式。 将式 （ 6⁃56）、 式 （ 6⁃60） 及式 （ 6⁃61） 代入式

（6⁃36）， 同时引入载荷系数 K， 整理可得

σH =
KFt1

bd1
·u±1

u
·

2cosβbcosα′t
cos2αtsinα′t

ZEZε =
KFt1

bd1
·u±1

u
ZHZEZε

式中， ZH为斜齿轮的节点区域系数， 由图 6⁃43 查取。
将 Ft1 = 2000T1 / d1， ψd = b / d1 代入上式， 考虑螺旋角的影响引入螺旋角系数 Zβ， 可得

斜齿轮齿面接触疲劳强度的校核公式为

σH =
2000KT1

ψdd3
1

·u±1
u

ZHZEZεZβ≤[σ]H （6⁃63）

式中， Zβ 为接触疲劳强度计算的螺旋角系数， 按下式计算：
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Zβ = cosβ （6⁃64）
由式 （6⁃63） 整理可得斜齿轮齿面接触疲劳强度的设计公式为

d1 =
3 2000KT1

ψd
·u±1

u
·

ZHZEZεZβ

[σ]H

〓

〓
〓

〓

〓
〓

2

（6⁃65）

因中心距 a=
d1+d2

2
=
mt

2
（ z1+z2） =

mn

2cosβ
（ z1+z2）， 故 mn =

2acosβ
z1+z2

。 因 z1、 z2 应为整数，

mn为标准值， 若中心距已给定或需圆整， 则可调整螺旋角 β， 即 β = arccos
mn（ z1+z2）

2a
。 斜齿

轮齿面接触疲劳强度计算注意事项同直齿轮。
【例 6⁃2】 　 试设计某矿用三级斜齿圆柱齿轮减速器的高速级齿轮传动。 已知电动机为 Y

系列高压三相异步电动机， 型号为 YKK4503⁃6， 定子电压为 6kV， 额定功率 P = 400kW， 额

定转速 n1 = 970r / min， 高速级齿轮 1 传递的功率 P1 = 384kW， 高速级传动比 i = 2. 3， 传动比

误差不超过 3%， 工作寿命为 15 年 （设每年工作 300 天）， 两班制， 工作载荷有中等冲击。
解： （1） 选择齿轮材料和精度等级

1） 考虑到减速器功率很大， 故大、 小齿轮都选用硬齿面齿轮。 由表 6⁃4 选取大、 小齿

轮的材料均为优质高强度低碳合金钢 18CrMnTi， 并经渗碳淬火， 齿面硬度达 56 ～ 62HRC。
齿轮的强度计算先按齿根弯曲疲劳强度设计， 再校核齿面接触疲劳强度。

2） 选取精度等级。 选齿轮精度为 6 级精度。
（2） 按齿根弯曲疲劳强度设计　 由设计计算公式 （6⁃59） 进行试算齿轮模数 mn， 即

mn≥
3 2000KT1

ψdz21
·

YFaYSaYεYβ

[σ] F
cos2β

1） 确定许用弯曲应力 [σ] F。 按式 （6⁃42） 计算， 即

[σ] F =
σFlim

SFlim
YNYST

根据图 6⁃44， 确定齿根弯曲疲劳极限应力： σFlim1 =σFlim2 = 450MPa； YST = 2。
取最小安全系数 SFlim = 2 （重要传动）。
应力循环次数用式 （6⁃43） 计算：

N1 = 60njLh = 60×970×1×（8×2×300×15）= 4. 19×109

N2 =
N1

i
= 4. 19

2. 3
= 1. 82×109

查图 6⁃45 得弯曲疲劳强度的寿命系数 YN1 = 1. 0， YN2 = 1. 0。

则[σ] F1 =[σ] F2 =
450
2

×2×1. 0MPa= 450MPa。

2） 计算小齿轮 1 的名义转矩 T1

T1 = 9550
P1

n1
= 9550×384

970
N·m=3780. 6N·m

3） 查取表 6⁃6， 中等冲击， 取使用系数 KA = 1. 5。 则初选载荷系数 Kt = 1. 8。
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4） 初步选定齿轮的参数。 选择小齿轮 1 （即主动轮） 齿数 z1 = 23， 大齿轮齿数 z2 = iz1 =
2. 3×23 = 52. 9， 取 z2 = 53， 保证了大、 小齿轮齿数互为质数， 实际传动比 i′ = 53 / 23 =
2. 3043， 传动比误差为 0. 187%<3%， 满足要求。 查表 6⁃11， 齿轮非对称布置， 取齿宽系数

ψd = 0. 6。 初选螺旋角 β= 15°。

5） 确定齿形系数、 应力修正系数。 由 zv =
z

cos3β
， 得 zv1 = 26. 3， zv2 = 60. 6， 查表 6⁃8，

得 YFa1 = 2. 60， YSa1 = 1. 595； YFa2 = 2. 28， YSa2 = 1. 73。
6） 计算重合度系数、 螺旋角系数。

由式 （6⁃14） 计算斜齿轮传动重合度 εα = 1. 88-3. 2 1
z1

+ 1
z2

〓

〓
〓

〓

〓
〓

〓

〓
〓〓

〓

〓
〓〓 cosβ= 1. 71。

利用式 （6⁃32） 计算弯曲强度的重合度系数 Yε = 0. 25+0. 75
εα

= 0. 25+0. 75
1. 71

= 0. 69。

按 εβ>1， 由式 （6⁃57） 计算螺旋角系数 Yβ得

Yβ = 1-εβ
β

120
= 1-1× 15

120
= 0. 875

7） 计算齿轮模数 mn。 将上述各参数代入式 （6⁃59）， 因为大小齿轮许用应力相同， 小

齿轮齿形系数和应力修正系数的乘积较大， 则代入小齿轮的齿形系数和应力修正系数， 计

算得

mnt≥
3 2000KT1

ψdz21
·

YFa1YSa1YεYβ

[σ] F
cos2β

　 =
3 2000×1. 8×3780. 6

0. 6×232 ·2. 60×1. 595×0. 69×0. 875
450

×cos215° mm

　 = 6. 13mm

修正齿轮法向模数， v =
πz1mnn1

60×1000
= 7. 09m / s， 查图 6⁃35， 动载系数 Kv = 1. 1； 查图 6⁃38，

齿向载荷分布系数 Kβ = 1. 03； 查表 6⁃7， 齿间载荷分配系数 Kα = 1. 0。 则载荷系数 K = 1. 5×
1. 1×1. 04×1. 0 = 1. 716； 与初选值 Kt = 1. 8 相差不大， 模数 mn不再修正。 按表 6⁃1 取标准模

数 mn = 7mm， 即可满足齿根弯曲疲劳强度。
8） 计算螺旋角 β。
中心距： a= 0. 5mn（ z1+z2） / cosβ= 0. 5×7×（23+53）mm / cos15° = 275. 3mm
圆整中心距 a= 275mm， 则螺旋角 β 为

β=arccos
mn（ z1+z2）

2a
=arccos 7

×（23+53）
2×275

= 14. 7°

因螺旋角改变不多， 上述参数均不必修正。
9） 计算传动的几何尺寸。
d1 =mnz1 / cosβ= 7×23mm / cos14. 7° = 166. 4mm
d2 =mnz2 / cosβ= 7×53mm / cos14. 7° = 383. 6mm
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b2 =ψdd1 = 0. 6×166. 4mm= 99. 8mm， 取 b2 = 100mm
b1 = b2+5mm= 105mm
（3） 校核齿面接触疲劳强度　 由齿面接触疲劳强度校核公式 （6⁃63） 可知

σH =
2000KT1

ψdd3
1

·u±1
u

ZHZEZεZβ≤[σ]H

1） 齿面接触疲劳强度 σH 计算。 对于钢制齿轮， 查表 6⁃9， 取弹性系数 ZE = 188. 9

MPa ； 查图 6⁃43， 得节点区域系数 ZH = 2. 4。 螺旋角系数 Zβ = cosβ = 0. 98。

εβ = bsinβ
πmn

= 100×sin14. 7°
π×6

= 1. 35>1， 按 εβ = 1 代入式 （6⁃62）， 计算斜齿轮传动重合度系

数 Zε =
4-εα

3
（1-εβ）+

εβ

εα
= 4-1. 71

3
×（1-1）+ 1

1. 71
= 0. 76。

σH =
2000KT1

ψdd3
1

·u±1
u

ZHZEZεZβ

　 = 2000×1. 716×3780. 6
0. 6×166. 43 ·2. 3+1

2. 3
×2. 4×188. 9×0. 76×0. 98MPa

　 = 876. 2MPa
2） 许用接触应力 [σ]H计算。 由图 6⁃46 查取 σHlim1 =σHlim2 = 1500MPa， 取最小安全系

数 SHlim = 1. 4， 查图 6⁃45 取接触疲劳强度的寿命系数 ZN1 =ZN2 = 1。

则[σ]H1 =[σ]H2 =
σHlim

SHmin
ZN = 1500

1. 4
×1MPa= 1071. 4MPa。

显然 σH<[σ]H， 故齿面接触疲劳强度满足。
（4） 结构设计 （略）。

第十二节　 直齿锥齿轮传动设计

锥齿轮传动用来传递两相交轴之间的运动和动力， 如图 6⁃59 所示。 一对锥齿轮两轴之

间的夹角 Σ 可根据传动的需要来决定。 但通常情况下， 工程上多采用 Σ= 90°的传动。
锥齿轮的轮齿分布在一个圆锥面上， 故在锥齿轮上有齿顶圆锥、 分度圆锥、 齿根圆锥

图 6⁃59　 锥齿轮传动

等， 如图 6⁃60 所示。 由于锥齿轮是一个锥体， 从而有大

端和小端之分， 为了计算和测量方便， 通常取锥齿轮大

端为标准值。
如图 6⁃61 所示， 锥齿轮的齿廓是发生面 S 在基圆锥

上做纯滚动时形成的， 发生面上 K 点将在空间展开成一

渐开线 AK。 显然， 渐开线是在以锥顶为中心， 锥距为

半径的球面上， 所以该渐开线也称为球面渐开线。 同

样， 在 K 点内侧临近的各点均展开成球面渐开线， 这样

就形成了球面渐开线齿廓。
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图 6⁃60　 锥齿轮的几何参数 图 6⁃61　 球面渐开线的形成

一、 直齿锥齿轮的齿廓、 背锥和当量齿数

图 6⁃62a 所示为一对特殊的锥齿轮传动。 轮 1 的齿数为 z1， 分度圆半径为 r1， 分度圆锥

角为 δ1； 轮 2 的齿数为 z2， 分度圆半径为 r2， 分度圆锥角为 δ2 = 90°， 其分度圆锥表面为一

平面， 这种齿轮称为冠轮。

图 6⁃62　 锥齿轮传动

过轮 1 大端节点 P， 作其分度

圆锥母线 OP 的垂线， 交其轴线于

O1 点， 再以 O1 点为锥顶， 以 O1P
为母线， 作一圆锥与轮 1 的大端相

切， 称该圆锥为轮 1 的背锥。 同

理， 可作轮 2 的背锥， 由于轮 2 为

一冠轮， 故其背锥成为一圆柱面。
若将两轮的背锥展开， 则轮 1 的背

锥将展成为一个扇形齿轮， 而轮 2
的背锥则展成为一个齿条 （图6⁃62
b）， 即在其背锥展开后， 两者相当于齿轮与齿条啮合传动。 根据前面所述的展成原理可知，
当齿条的齿廓为直线时， 轮 1 在背锥上的齿廓为渐开线。

现设想把扇形齿轮补足成一个完整的圆柱齿轮。 该假想的圆柱齿轮称为锥齿轮的当量齿

轮， 其齿数称为锥齿轮的当量齿数， 用 zv 表示。
这样， 当量齿轮的齿形与锥齿轮大端齿形相当， 其模数和压力角与锥齿轮大端的模数和

压力角相一致。 因此， 锥齿轮的啮合传动可利用其当量齿轮的啮合传动来研究。
由图 6⁃62 可见， 轮 1 的当量齿轮分度圆半径为

rv1 =O1P=
r1

cosδ1
=

mz1
2cosδ1

又知

rv1 =
mzv1
2

故得

zv1 =
z1

cosδ1
，　 zv2 =

z2
cosδ2

（6⁃66）
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式中， δ1 和 δ2 分别为两锥齿轮的分度圆锥角。
借助锥齿轮当量齿轮的概念， 可以把前面对于圆柱齿轮传动所研究的一些结论直接应用

于锥齿轮传动。 例如， 根据一对圆柱齿轮的正确啮合条件可知， 一对锥齿轮的正确啮合条件

为： 两锥齿轮大端的模数和压力角分别相等； 直齿锥齿轮传动的重合度可近似地按当量圆柱

齿轮传动的重合度计算。

二、 直齿锥齿轮的传动几何参数与尺寸计算

前面已指出， 锥齿轮以大端参数为标准值， 故在计算几何尺寸时， 也应以大端为准。 如

图 6⁃63 所示， 两锥齿轮的分度圆半径分别为： r1 =Rsinδ1， r2 =Rsinδ2。
其中， R 为分度圆锥顶到大端的距离， 称为锥距。 所以锥齿轮传动的传动比为

i12 =
ω1

ω2
=
z2
z1

=
r2
r1

=
sinδ2
sinδ1

（6⁃67）

图 6⁃63　 锥齿轮传动的几何尺寸

当轴交角 Σ= δ1+δ2 = 90°时， 有

i12 = tanδ2 （6⁃68）
根据国家标准规定， 现多采用等顶隙锥齿轮传动

形式， 即两轮顶隙从轮齿大端到小端都是相等的， 如

图 6⁃63 所示。
锥齿轮的基本参数规定是： 大端参数为标准值，

模数 m 按表 6⁃14 选取， 压力角 α = 20°。 对于正常齿，
当 m≤1 时， h∗

a = 1， c∗ = 0. 25； 当 m>1 时， h∗
a = 1，

c∗ = 0. 2。 对于短齿， h∗
a = 0. 8。

表 6⁃14　 锥齿轮标准模数系列 （摘自 GB 12368—1990）

……1　 　 1. 125　 　 1. 25　 　 1. 375　 　 1. 5　 　 1. 75　 　 2　 　 2. 25　 　 2. 5　 　 2. 75　 　 3　 　 3. 25　 　 3. 5　 　 3. 75　 　 4
4. 5　 　 5　 　 5. 5　 　 6　 　 6. 5　 　 7　 　 8　 　 9　 　 10……　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　

标准直齿锥齿轮的参数及几何尺寸计算公式列于表 6⁃15 中。

表 6⁃15　 标准直齿锥齿轮的参数及几何尺寸计算公式

名称 符号
计算公式

小齿轮 大齿轮

分锥角 δ δ1 =arctan（ z1 / z2） δ2 = 90°-δ1

齿顶高 ha ha =h∗
a m

齿根高 hf ha =（h∗
a +c∗）m

分度圆直径 d d1 =mz1 d2 =mz2

齿顶圆直径 da da1 =d1+2hacosδ1 da2 =d2+2hacosδ1

齿根圆直径 df df1 =d1-2hfcosδ1 df2 =d2-2hfcosδ2

锥距 R R=m z21+z22 / 2

齿根角 θf tanθf =hf / R

顶锥角 δa δa1 = δ1+θf δa2 = δ2+θf
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（续）

名称 符号
计算公式

小齿轮 大齿轮

根锥角 δf δf1 = δ1-θf δf2 = δ2-θf

顶隙 c c= c∗m（一般 c∗ = 0. 2）

分度圆齿厚 s s=πm / 2

当量齿数 zv zv1 = z1 / cosδ1 zv2 = z2 / cosδ2

齿宽 b b≤R / 3（取整）

三、 直齿锥齿轮的受力分析和强度计算

为了进行直齿锥齿轮的强度计算， 首先要了解有关其传动的一些几何关系。
1. 几何关系

直齿锥齿轮传动的设计是基于当量齿轮的概念。 直齿锥齿轮的当量直齿圆柱齿轮是在齿

宽中点 t 处作节圆锥母线的垂直线， 与两个齿轮轴线相交于 O′1及 O′2点， 分别以 O′1及 O′2为圆

心， 以 O′1 t 及 O′2 t 为分度圆半径， 作出两个齿轮。 由此形成一对当量直齿圆柱齿轮， 如图 6⁃
64 所示。

在工程上， 常采用轴交角 Σ= 90°的传动， 计算时涉及以下参数：
（1） 齿宽系数　 取齿轮宽度 b 与锥距 R 之比为齿宽系数， 即

ψR = b
R

设计时， 一般取 ψR = 0. 25～0. 35。
（2） 齿轮的平均模数　 锥齿轮的标准模数是指大端的模数， 分度圆的直径也是大端的

分度圆直径。 但在强度计算时， 是以齿宽中点处的模数作为计算值， 所以必须首先找出它们

之间的关系。

因为 dm =R-0. 5b
R

d=（1-0. 5ψR）d， 则

dm1 =（1-0. 5ψR）d1

dm2 =（1-0. 5ψR）d2

由此， 平均模数为

mm =
dm1

z1
=（1-0. 5ψR）m

（3） 当量齿轮节圆直径 dv 　 因为 dv =
dm

cosδ
， 所以有

dv1 =
dm1

cosδ1

dv2 =
dm2

cosδ2

〓

〓

〓

〓
〓〓

〓
〓〓

（4） 当量齿轮的传动比 iv 　 对于轴交角 Σ = δ1+ δ2 = 90°的锥齿轮传动， 有
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iv =
zv2
zv1

=
z2 / cosδ2
z1 / cosδ1

=
z2
z1

·
cosδ1
cosδ2

= i2

（5） 当量齿轮的转矩 Tv1

Tv1 =Ft1·
dv1

2
×10-3 =Ft1·

dm1

2cosδ1
×10-3 =

T1

cosδ1
　 （N·m）

图 6⁃64　 直齿锥齿轮的尺寸

2. 受力分析

作用于齿面上的法向载荷， 设其作用在齿宽中点处， 可以分解成三个互相垂直的分力，
如图 6⁃65 所示。

根据几何和平衡关系， 有

图 6⁃65　 直齿锥齿轮受力分析

Ft1 =Ft2 =
2T1

dm1
=

2T1

d1（1-0. 5ψR）
Fr1 =Fa2 =Ft1 tanαcosδ1
Fa1 =Fr2 =Ft1 tanαsinδ1

Fn =
Ft1

cosα

〓

〓

〓

〓
〓
〓
〓

〓
〓
〓
〓

（6⁃69）

式中， T1 为小齿轮 （主动轮） 传递的转矩 （N·
m）； dm1为小齿轮 1 的平均节圆直径 （mm）； ψR 为齿宽

系数； α 为压力角； δ 为分锥角。
各分力方向的判定： 圆周力和径向力的判定方法和

直齿轮相同， 轴向力分别指向各自的大端方向。
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3. 齿面接触疲劳强度计算

锥齿轮经过转换为当量齿轮后， 变为圆柱齿轮传动， 其强度计算就是将有关参数更换为

当量齿轮参数。 代入整理后， 可以得到按齿面接触疲劳强度的校核和设计公式分别为

σH =ZHZE
4KT1

ψR （1-0. 5ψR） 2d3
1u

≤[σ]H （6⁃70）

d1≥
3 4KT1

ψR（1-0. 5ψR） 2u
ZHZE

[σ]H

〓

〓
〓

〓

〓
〓

2

（6⁃71）

其中， ZH、 ZE仍按直齿圆柱齿轮查取选择； u 为当量齿轮传动齿数比开方。
4. 齿根弯曲疲劳强度计算

利用当量直齿圆柱齿轮受法向载荷作用于齿顶的模型， 可以得到按齿根弯曲疲劳强度的

校核和设计公式分别为

σF =
KT1YFaYSa

ψR（1-0. 5ψR） 2m3z21 u2+1
≤[σ] F （6⁃72）

m≥
3 KT1

ψR（1-0. 5ψR） 2z21 u2+1

YFaYSa

[σ] F
（6⁃73）

上面两式中大、 小齿轮的齿形系数 YFa和应力修正系数 YSa要利用当量齿数查取。

第十三节　 齿轮的结构设计

前面各节中介绍的齿轮强度计算， 只能确定齿轮的主要参数及尺寸， 而齿轮的具体结

构， 包括轮缘、 轮毂、 轮辐等的结构形式及尺寸， 通常由结构设计来确定。
齿轮的结构形式主要由轮坯材料、 几何尺寸、 加工工艺、 生产批量和经济因素等确定。

对于中等模数的齿轮传动， 齿轮各部分的结构形式一般参考轮坯制造方法， 其尺寸一般由经

验公式来确定。

一、 锻造齿轮

对于齿顶圆直径小于 500mm 的齿轮， 一般采用锻造毛坯， 并根据齿轮直径的大小常采

用以下几种结构形式。
当齿轮的直径和轴径相差不多时， 如果齿轮与轴分开制造， 齿轮键槽底部到齿根圆的距

离 e （图 6⁃66） 就会很小， 使得齿轮轮体的强度得不到保证。 若齿根圆到键槽底部的距离 e<
2mt （mt为端面模数）， 对于锥齿轮 （图 6⁃66b）， 按齿轮小端尺寸计算 e<1. 6m 时， 均应将

齿轮和轴做成一体， 称为齿轮轴， 如图 6⁃67 所示。 齿轮与轴的材料相同， 会造成材料的浪

费和增加加工工艺的难度。 若 e 值超过上述尺寸， 不论是从制造还是从节约贵重材料考虑，
都应把齿轮与轴分开。

将齿轮与轴分开制造时， 根据齿轮的大小， 可将齿轮做成多种形式。 当齿顶圆直径 da

≤160mm 时， 可以做成实心式齿轮 （图 6⁃68）； 当齿顶圆直径 160<da≤500mm 时， 可以做

成腹板式齿轮 （图 6⁃69）。
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图 6⁃66　 齿轮的结构尺寸 e

图 6⁃67　 齿轮轴

图 6⁃68　 实心式齿轮

图 6⁃69　 腹板式齿轮
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二、 铸造齿轮

当齿顶圆直径大于 500mm 或虽齿顶圆直径小于 500mm 但形状复杂， 不便于锻造的齿

轮， 常采用铸造毛坯。 当齿顶圆 400mm<da <1000mm 时， 可做成轮辐截面为 “十” 字形的

轮辐式齿轮， 如图 6⁃70 所示。

图 6⁃70　 轮辐式齿轮

第十四节　 齿轮传动的润滑

齿轮在传动时， 相啮合的齿面间有相对滑动， 因此会发生摩擦和磨损， 增加动力消耗，
降低传动效率。 特别是高速传动， 更需要考虑齿轮的润滑。

在轮齿啮合面间加注润滑剂， 可以避免金属直接接触， 减少摩擦损失， 还可以散热及防

锈蚀。 因此， 对齿轮传动适当地润滑， 可以有效改善轮齿的工作状况， 确保运转正常及预期

的寿命。

一、 齿轮传动的润滑方式

开式及半开式齿轮传动， 或速度较低的闭式齿轮传动， 通常用人工做周期性加油润滑，
所用润滑剂为润滑油或润滑脂。

通用的闭式齿轮传动， 其润滑方法根据齿轮的圆周速度大小而定。 当齿轮的圆周速度 v

图 6⁃71　 浸油润滑

<12m / s 时， 常将大齿轮的轮齿浸入油池进行浸油润滑 （图
6⁃71）。 齿轮在传动时， 把润滑油带到啮合的齿面上， 同时

也将油甩到箱壁上， 借以散热。 齿轮浸入油中的深度可根

据齿轮圆周速度的大小而定， 对圆柱齿轮通常不宜超过一

个齿高， 但一般也不应小于 10mm； 对锥齿轮应浸入全齿

宽， 至少应浸入齿宽的一半。 在多级齿轮传动中， 可借带
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油轮将油带到未浸入油池的齿轮的齿面上 （图 6⁃72）。
油池中油量的多少取决于齿轮传递功率的大小。 对于单级齿轮传动， 每传递 1kW 的功

率， 需油量为 0. 35～0. 7L。 对于多级齿轮传动， 需油量按级数成倍增加。
当齿轮的圆周速度 v>12m / s 时， 应采用喷油润滑 （图 6⁃73）， 即由液压泵或中心供油站

以一定的压力供油， 借喷嘴将润滑油喷到轮齿的啮合面上。 当 v≤25m / s 时， 喷嘴位于轮齿

啮入边或啮出边均可； 当 v>25m / s 时， 喷嘴应位于轮齿啮出的一边， 以便借润滑油及时冷

却刚啮合过的轮齿， 同时也对轮齿进行润滑。

图 6⁃72　 用带油轮带油 图 6⁃73　 喷油润滑

二、 润滑剂的选择

齿轮传动的润滑剂为润滑油或润滑脂。 齿轮传动推荐润滑油的黏度按表 6⁃16 选取， 所

用润滑油或润滑脂的牌号按表 6⁃17 选取。

表 6⁃16　 齿轮传动润滑油黏度推荐值

齿轮材料
抗拉强度

σb / MPa

圆周速度 v / （m / s）

<0. 5 0. 5～1 1～2. 5 2. 5～5 5～12. 5 12. 5～25 >25

运动黏度 ν / cSt（40℃）

塑料、铸铁、青铜 — 350 220 150 100 80 55 —

钢
450～1000 500 350 220 150 100 80 55

1000～1250 500 500 350 220 150 100 80

渗碳或表面淬火的钢 1250～1600 1000 500 500 350 220 150 100

　 　 注： 1. 多级齿轮传动， 采用各级传动圆周速度的平均值来选取润滑油黏度。
2. 对于 σb>800MPa 的镍铬钢制齿轮 （不渗碳） 的润滑油黏度应取高一档的数值。

表 6⁃17　 齿轮传动常用的润滑油

名称 牌号 运动黏度 ν / cSt（40℃） 应　 　 用

重负荷工业齿轮油

（GB 5903—2011）

100
150
220
320

90～110
135～165
198～242
299～352

　 适用于工业设备齿轮的润滑
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（续）

名称 牌号 运动黏度 ν / cSt（40℃） 应　 　 用

中负荷工业齿轮油

（GB 5903—2011）

68
100
150
220
320
460

61. 2～74. 8
90～110
135～165
198～242
288～352
414～506

　 适用于煤炭、水泥和冶金等工业

部门的大型闭式齿轮传动

普通开式齿轮油

（SH / T 0363—1992）
68
100
150

100℃

60～75
90～110
135～165

　 主要适用于开式齿轮、链条和钢

丝绳的润滑

Pinnacle 极压齿轮油

150
220
320
460
680

150
216
316
451
652

　 用于润滑需要极压润滑剂的各种

车用及工业设备齿轮

钙钠基润滑脂

（SH / T 0363—1992）
1 号

2 号

　 适用于 80～ 100℃、有水分或较潮

湿的环境中工作的齿轮传动，但不

适于低温工作情况

　 　 注： 表中所列仅为齿轮油的一部分， 必要时可参阅有关资料。

习　 　 题

6⁃1　 齿轮传动机构的主要优点有哪些？
6⁃2　 为了实现定传动比传动， 对齿轮的齿廓有何要求？
6⁃3　 渐开线的性质及渐开线齿廓啮合的特性有哪些？
6⁃4　 渐开线直齿圆柱齿轮的分度圆和节圆有何区别？ 在什么情况下， 分度圆和节圆重合？
6⁃5　 渐开线标准齿轮正确啮合和连续传动的条件是什么？
6⁃6　 什么是仿形法？ 其常用的刀具有哪些？
6⁃7　 什么是根切现象？ 渐开线标准齿轮不发生根切的最少齿数与哪些因素有关？
6⁃8　 什么是齿轮加工的变位修正法？
6⁃9　 齿轮传动的主要失效形式有哪些？ 开式齿轮与闭式齿轮各以产生何种失效形式为主？ 设计准则分

别是什么？
6⁃10　 在齿根弯曲疲劳强度计算中， 齿根危险点及危险截面是如何确定的？
6⁃11　 齿形系数 YFa和应力修正系数 YSa的含义是什么？ 它们与哪些参数有关？
6⁃12　 说出斜齿轮端面模数与法向模数之间的关系， 并求斜齿轮的总重合度。
6⁃13　 锥齿轮以哪个面的参数为标准参数？ 如何求其当量齿数？
6⁃14　 在选择齿宽系数、 螺旋角时应考虑哪些因素的影响？
6⁃15　 在直齿圆柱齿轮传动中， 小齿轮的齿宽为什么要加宽 5 ～ 10mm？ 直齿锥齿轮传动中的小齿轮是

否也应加宽， 为什么？
6⁃16　 现有一对标准直齿圆柱齿轮传动， 齿轮参数： m = 2mm， z1 = 40， z2 = 90， 齿宽b1 = 60mm， b2 =

55mm， 其他条件分别相同， 试比较两齿轮的接触强度、 弯曲强度的高低。
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6⁃17　 一对外啮合的标准直齿圆柱齿轮， 已知齿数 z1 = 20， z2 = 80， 两轮中心距 a = 150mm。 试确定该

对齿轮的模数 m， 并计算分度圆直径 d1、 d2， 齿顶圆直径 da1、 da2， 齿根圆直径 df1、 df2。
6⁃18　 有一对标准斜齿圆柱齿轮传动， 已知 z1 = 25， z2 = 99， mn = 3. 5mm， α = 20°， 中心距 a = 225mm，

试求：
1） 螺旋角 β。
2） 两个齿轮的分度圆直径、 齿顶圆直径和齿根圆直径。
3） 两个齿轮的当量齿数。
6⁃19　 图 6⁃74 所示为两级斜齿轮传动， 动力由轴Ⅰ输入， 轴Ⅲ输出， 齿轮 1 为左旋， 转动方向如图

所示。
1） 为使轴Ⅱ的轴向力比较小， 合理确定齿轮 3、 4 的旋向 （标在图上）。
2） 在图上画出齿轮 2 和 3 的受力方向 （用三个分力表示）。
6⁃20　 图 6⁃75 所示为一直齿锥齿轮—斜齿圆柱齿轮减速器， 输出轴Ⅲ转向如图所示。 试：
1） 画出各轴转向及各齿轮受力方向。
2） 为使轴Ⅱ轴向力小， 合理确定斜齿轮 3 和 4 应具有的旋向。
6⁃21　 试设计单级标准直齿圆柱齿轮减速器 （外啮合、 闭式）， 已知小齿轮 （主动轮） z1 = 25， 材料为

45 钢， 调质处理， 大齿轮 z2 = 73， 材料为 45 钢， 正火处理， 传动功率 P1 = 10kW， n1 = 742r / min， 正反运

转， 两班工作制， 要求工作寿命为 10 年 （每年工作 300 天）， 小齿轮对称布置， 中等冲击， 电动机驱动。
6⁃22　 试设计某两级闭式斜齿轮减速器的高速级齿轮传动。 已知电动机为 Y 系列三相异步电动机， 型

号为 Y180L—6， 额定功率 P= 20kW， 满载转速 n1 = 985r / min， 高速级齿轮 1 传动的功率 P1 = 18. 7kW， 传动

比 i= 4. 6。 该减速器的工作状况为： 两班工作制， 要求工作寿命为 10 年 （每年工作 300 天）， 单向连续运

转， 载荷平稳。 要求工作可靠， 体积尽可能小些， 齿轮精度为 7 级。
6⁃23　 试设计一用 Y160M—6 型电动机驱动的单级闭式直齿锥齿轮减速器。 已知电动机功率 P1 =

7. 5kW， 转速 n1 = 970r / min， 传动比 i= 2. 5， 单向连续运转， 载荷较平稳， 小批量生产。 要求小齿轮材料为

35SiMn 钢调质处理， 大齿轮材料为 45 钢调质处理， 大、 小齿轮齿数互为质数。

图 6⁃74　 题 6⁃19 图 图 6⁃75　 题 6⁃20 图
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第七章　 蜗杆传动机构设计

第一节　 概　 　 述

蜗杆传动 （worm gear） 由蜗轮 （worm wheel） 和蜗杆 （worm） 组成 （图 7⁃1）， 用于传

递空间两交错轴之间的运动和动力， 通常是两轴在空间相互垂直， 轴交角 Σ = 90°， 一般蜗

杆为主动件。

图 7⁃1　 蜗杆传动机构

一、 蜗杆副的形成

蜗杆传动是在齿轮传动的基础上发展起来的。 它具有齿轮

传动的某些特点， 即在中间平面 （mid⁃plane） （通过蜗杆轴线

并垂直于蜗轮轴线的平面） 内的啮合情况与齿轮和齿条的啮合

情况相似， 又有区别于齿轮传动的特性， 即其运动特性相当于

螺旋副的工况。 蜗杆相当于一个单头或多头的螺杆， 蜗轮相当

于一个 “不完整的螺母” 包在蜗杆上。 蜗杆绕本身轴线转动

一周， 蜗轮相应转过一个或多个齿。
蜗杆传动具有传动比大、 结构紧凑、 工作平稳、 噪声低， 在一定条件下可以实现自锁等

优点而获得广泛的应用。 但蜗杆传动机构有效率低、 发热量和磨损大， 常需耗用有色金属等

缺点。
近十几年来， 研究开发出了多种新型的蜗杆传动机构， 其缺点正在不断改善。

二、 蜗杆传动的类型和特点

按蜗杆分度曲面的形状不同， 蜗杆传动可分为圆柱蜗杆传动 （ cylindrical worm gears）
（图 7⁃2a）、 环面蜗杆传动 （double enveloping worm gears） （图 7⁃2b） 和锥面蜗杆传动 （cir⁃
cular cone worm gears） （图 7⁃2c） 三大类。

图 7⁃2　 蜗杆传动的类型
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1. 圆柱蜗杆传动

圆柱蜗杆传动又包括普通圆柱蜗杆传动和圆弧圆柱蜗杆传动 （hollow flank worm gears）。
（1） 普通圆柱蜗杆传动　 根据加工方法的不同， 普通圆柱蜗杆又可分为阿基米德圆柱

蜗杆 （Archimedean worm） （ZA 蜗杆）、 渐开线圆柱蜗杆 （ involute helicoid worm） （ZI 蜗

杆）、 法向直廓圆柱蜗杆 （ straight sided axial worm） （ ZN 蜗杆） 和锥面包络圆柱蜗杆

（milled helicoid worm） （ZK 蜗杆） 等， 如图 7⁃3 所示。
1） 阿基米德圆柱蜗杆 （ZA 蜗杆） 如图 7⁃3a 所示， 其齿面为阿基米德螺旋面。 加工

时， 梯形车刀切削刃的顶平面通过蜗杆轴线， 在轴平面上具有直线齿廓， 法平面上齿廓

为外凸线， 端面上齿廓为阿基米德螺旋线。 这种蜗杆加工方便， 应用较广泛， 但不易磨

削， 传动效率较低， 齿面磨损较快。 一般用于头数较少、 载荷较小、 转速较低或不太重

要的传动。
2） 渐开线圆柱蜗杆 （ZI 蜗杆） 如图 7⁃3b 所示。 加工时， 车刀切削刃平面与基圆或上

或下相切， 被切出的蜗杆齿面是渐开线螺旋面， 端面上齿廓为渐开线。 这种蜗杆可以磨削，
易保证加工精度， 效率较高。 一般用于头数较多、 转速较高和要求较精密的传动中。

3） 法向直廓圆柱蜗杆 （ZN 蜗杆） 如图 7⁃3c 所示， 车制时， 切削刃顶面置于螺旋线的

法向上， 蜗杆在法平面上具有直线齿廓， 在端面上为延伸渐开线齿廓。 这种蜗杆可用砂轮磨

削， 加工较简单， 常用作机床的多头精密蜗杆传动。
4） 锥面包络圆柱蜗杆 （ZK 蜗杆） 如图 7⁃3d 所示。 锥面包络圆柱蜗杆是一种非线性螺

旋齿面蜗杆， 它不能在车床上加工， 只能在铣床上铣制并在磨床上磨削。 加工时， 除工件做

螺旋运动外， 刀具同时绕自身的轴线做回转运动。 铣刀 （或砂轮） 回转曲面的包络面即为

蜗杆的螺旋齿面。 这种蜗杆加工容易， 可以磨削， 能获得较高的精度。
（2） 圆弧圆柱蜗杆传动　 圆弧圆柱蜗杆 （ZC 蜗杆） 传动如图 7⁃4 所示， 与普通圆柱蜗

杆传动相似， 只是齿廓形状有所区别， 这种蜗杆的螺旋面使用刃边是凸圆弧形的刀具切制

的， 而蜗轮是用展成法制造的。 在中间平面内， 蜗杆的齿廓为凹弧形， 与之相配的蜗轮的齿

廓则为凸弧形。
圆弧圆柱蜗杆传动的特点如下：
1） 蜗杆与蜗轮两共轭齿面是凹凸啮合， 增大了综合曲率半径， 因而单位面积齿面接触

应力减小， 接触强度得以提高。
2） 瞬时啮合时的接触线方向与相对滑动速度方向的夹角 （润滑角） 大， 易于形成和保

持共轭齿面间的动压油膜， 使摩擦系数小， 齿面磨损少， 传动效率可达 95%以上。
3） 承载能力高， 一般情况约为普通圆柱蜗杆传动的 1. 5～2. 5 倍。
4） 与普通圆柱蜗杆传动相比， 具有体积小、 重量轻、 结构紧凑等优点。
5） 传动中心距难以调整， 对中心距的误差敏感性强。
2. 环面蜗杆传动

蜗杆分度曲面是圆环面的蜗杆称为环面蜗杆， 和相应的蜗轮组成的传动称为环面蜗杆传

动， 如图 7⁃5 所示。 它又分为直廓环面蜗杆传动 （俗称为球面蜗杆传动） 和平面包络环面蜗

杆传动 （一次、 二次）。
（1） 直廓环面蜗杆传动　 在中间平面内 （通过蜗杆轴线并垂直于蜗轮轴线的平面） （图

7⁃5a）， 蜗杆与蜗轮具有直线齿廓， 同时蜗杆螺旋齿面包住蜗轮几个齿； 而在蜗杆喉部的横
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图 7⁃3　 普通圆柱蜗杆传动的类型
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图 7⁃4　 圆弧圆柱蜗杆传动

剖面内 （图 7⁃5b）， 蜗轮齿宽做成圆弧状， 又部分包住蜗杆。 这种蜗杆传动的特点是： 蜗杆

和蜗轮可以实现互相包容， 实现多齿接触和双线接触， 接触面积大； 润滑角接近 90°， 易于

形成润滑油膜； 齿面间综合曲率半径增大等。 因此， 承载能力高， 在相同尺寸下， 为阿基米

德蜗杆传动的 2～4 倍； 传动效率高， 一般可达 85%～90%； 它的缺点是制造工艺较复杂， 不

可展齿面难以实现磨削， 故不易获得精度很高的传动。

图 7⁃5　 直廓环面蜗杆传动

（2） 平面包络环面蜗杆传动　 平面包络环面蜗杆的螺旋齿面实际上是以平面齿齿轮的

齿面为母面经过共轭运动包络形成的。 因此， 该平面包络环面蜗杆与该平面齿齿轮组成的传

动副， 称为平面一次包络环面蜗杆传动； 平面二次包络环面蜗杆传动， 蜗轮齿面是用与蜗杆

基本相同的蜗轮滚刀在正交的工艺啮合中展成的， 构成该蜗杆副需要两次包络， 故称为平面

二次包络环面蜗杆传动。 这种传动， 可淬硬磨削， 因此加工精度、 效率较高， 承载能力较

大， 在冶金、 起重、 化工和重型机械等行业得到日益广泛的应用。
3. 锥面蜗杆传动

锥面蜗杆传动如图 7⁃2c 所示， 蜗杆是由在节锥上分布的等导程的螺旋所形成的， 而蜗
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轮在外观上就像一个曲线齿锥齿轮， 它是用与锥面蜗杆相似的锥滚刀在普通滚齿机上加工而

成的。
蜗杆类似于螺杆有左旋和右旋之分， 除特殊需要外， 一般采用右旋。
由于普通圆柱蜗杆传动加工制造简单， 应用最广泛， 所以本章着重介绍以阿基米德蜗杆

为代表的普通圆柱蜗杆传动。

第二节　 普通圆柱蜗杆传动的主要参数和几何尺寸计算

如图 7⁃6 所示， 通过蜗杆轴线并垂直于蜗轮轴线的平面， 称为中间平面。 蜗杆和蜗轮啮

合时， 在中间平面内圆柱蜗杆传动就相当于齿条与齿轮的啮合传动， 所以在设计蜗杆传动

时， 均取中间平面上的参数 （如模数、 压力角等） 和尺寸 （如齿顶圆、 分度圆等） 为基准，
并沿用齿轮传动的计算关系。

图 7⁃6　 普通圆柱蜗杆传动

一、 蜗杆传动的主要参数

1. 模数 m 和压力角 α
蜗杆传动的尺寸计算与齿轮传动一样， 也以模数作为主要计算参数。 在中间平面内蜗杆

传动相当于齿轮与齿条的啮合传动， 蜗杆的轴向模数 （axial module） 和轴向压力角 （axial
pressure angle） 分别与蜗轮的端面模数 （ transverse module） 和端面压力角 （ transverse
pressure angle） 相等， 并将此平面内的模数和压力角规定为标准值。 标准模数值见表 7⁃1，
标准压力角 α= 20°。

2. 蜗杆分度圆直径 d1、 直径系数 q 和导程角 γ
在切制蜗轮轮齿时， 所用滚刀的几何参数必须与蜗杆相同， 故 d1 不同的蜗杆， 必须采

用不同直径的滚刀。 为了减少滚刀的型号， 便于刀具的标准化， 将蜗杆分度圆直径
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（reference diameter of worm） d1 定为标准值 （表 7⁃1）， 即对应于每一标准模数 m 规定了一定

数量的蜗杆分度圆直径 d1， 并把 d1 与 m 的比值称为蜗杆直径系数 （diametral quotient）q， 即

q=
d1

m
（7⁃1）

由于 d1 与 m 均为标准值， 故 q 是 d1、 m 的导出值， 不一定是整数 （表 7⁃1）。
在蜗杆直径系数 q 及蜗杆头数 （number of threads of worm） z1 选定以后， 蜗杆分度圆柱

导程角 γ 就确定了。 从图 7⁃7 可知

tanγ=
pz
πd1

=
z1px1
πd1

=
z1πm
πd1

=
z1m
d1

=
z1
q

（7⁃2）

图 7⁃7　 蜗杆导程角与导程的关系

式中， z1 为蜗杆头数； px1 为蜗杆

轴向齿距 （axial pitch）； pz为蜗杆的导

程 （lead）。
从式 （7⁃1） 和式 （7⁃2） 知， 当 m

一定时， q 增大， 则 d1 变大， 蜗杆的

刚度及强度相应提高， 因此 m 较小时，
q 选较大值； 又因为 tanγ = z1 / q， 当 q
取小值时， γ 增大， 效率 η 随之提高，
故在蜗杆轴刚度允许的情况下， 应尽可能选较小的 q 值。 为了满足各种需要， 对于同一 m，
允许 q 值在一定的范围内变动， 以便选用不同的标准蜗杆直径 d1 （表 7⁃1）。

3. 传动比 i、 蜗杆头数 z1 和蜗轮齿数 z2
通常蜗杆为主动件， 蜗杆与蜗轮之间的传动比 （transmission ratio） 为

i12 =
n1

n2
=
z2
z1

（7⁃3）

式中， n1、 n2 分别为蜗杆和蜗轮的转速 （r / min）； z1、 z2 分别为蜗杆头数和蜗轮齿数。
选择蜗杆头数 z1 时， 主要考虑传动比、 效率和制造三个方面。 从制造方面看， 头数越

多， 蜗杆制造精度要求也越高； 从提高效率看， 头数越多， 效率越高； 若要求自锁， 应选择

单头； 从提高传动比出发， 也应选择较少的头数。 换言之， 如果要求传动比一定， z1 较少，
则 z2 也较少， 这样蜗杆传动结构就紧凑。 因此， 在选择 z1、 z2 时要全面分析上述因素。 一

般而言， 动力传动中， 在考虑结构紧凑的前提下， 应充分考虑如何提高效率， 所以， 当 i 较
小时， 宜采用多头蜗杆。 而在传递运动要求自锁时， 常选用单头蜗杆。 通常推荐采用值为：
当 i= 8～14 时， 选 z1 = 4； 当 i= 16～28 时， 选 z1 = 2； 当 i= 30～80 时， 选 z1 = 1。

为避免加工蜗轮时产生根切， 当 z1 = 1 时， 选 z2≥17； 当 z1 = 2 时， 取 z2≥27。 对于动

力传动， 为保证传动的平稳性， z2 不应少于 28， 一般选 z2 = 32 ～ 63 为宜。 蜗轮直径越大，
蜗杆越长时， 则蜗杆刚度小而易变形， 故 z2 最好不大于 80。 对于分度机构， 传动比可以很

大， z2 可达数百以上。
必须指出， 蜗杆传动的传动比不等于蜗轮、 蜗杆的直径比， 也不等于蜗杆与蜗轮的分度

圆直径之比。
一般圆柱蜗杆传动减速装置的传动比 i 的公称值， 按下列数值选取： 5、 7. 5、 10、

12. 5、 15、 20、 25、 30、 40、 50、 60、 70、 80。 其中， 10、 20、 40 和 80 为基本传动比， 应

321



优先采用。

表 7⁃1　 圆柱蜗杆的模数 m和分度圆直径 d1 的搭配值 （摘自 GB / T 10085—1988）

模数

m / mm
分度圆直径

d1 / mm
蜗杆头数

z1
直径系数

q
m2d1

/ mm3

模数

m / mm
分度圆直径

d1 / mm
蜗杆头数

z1
直径系数

q
m2d1

/ mm3

2

（18） 1，2，4 9. 000 72

22. 4 1，2，4，6 11. 200 89. 6

（28） 1，2，4 14. 000 112

35. 5 1（自锁） 17. 750 142

6. 3

（50） 1，2，4 7. 936 1985

63 1，2，4，6 10. 000 2500

（80） 1，2，4 12. 698 3175

112 1（自锁） 17. 778 4445

2. 5

（22. 4） 1，2，4 8. 960 140

28 1，2，4，6 11. 200 175

（35. 5） 1，2，4 14. 200 221. 9

45 1（自锁） 18. 000 281

8

（63） 1，2，4 7. 875 4032

80 1，2，4，6 10. 000 5120

（100） 1，2，4 12. 500 6400

140 1（自锁） 17. 500 8960

3. 15

（28） 1，2，4 8. 889 277. 8

35. 5 1，2，4，6 11. 270 352. 2

（45） 1，2，4 14. 286 446. 5

56 1（自锁） 17. 778 556

10

（71） 1，2，4 7. 100 7100

90 1，2，4，6 9. 000 9000

（112） 1，2，4 11. 200 11200

160 1（自锁） 16. 000 16000

4

（31. 5） 1，2，4 7. 875 504

40 1，2，4，6 10. 000 640

（50） 1，2，4 12. 500 800

71 1（自锁） 17. 750 1136

12. 5

（90） 1，2，4 7. 200 14062

112 1，2，4 8. 960 17500

（140） 1，2，4 11. 200 21875

200 1（自锁） 16. 000 31250

5

（40） 1，2，4 8. 000 1000

50 1，2，4，6 10. 000 1250

（63） 1，2，4 12. 600 1575

90 1（自锁） 18. 000 2250

16

（112） 1，2，4 7. 000 28672

140 1，2，4 8. 750 35840

（180） 1，2，4 11. 250 46080

250 1（自锁） 15. 625 64000

　 　 注： 1. 本表中导程角 γ≤3°30′的圆柱蜗杆均为自锁蜗杆。
2. 括号中的数字尽可能不采用。

二、 蜗杆传动的正确啮合条件

根据以上分析， 可得出蜗杆传动的正确啮合条件为： 在中间平面上蜗杆的轴向模数 mx1

等于蜗轮的端面模数 mt2， 蜗杆的轴向压力角 αx1等于蜗轮的端面压力角 αt2， 即
mx1 =mt2 =m
αx1 =αt2 =α{ （7⁃4）

此外， 为保证蜗杆和蜗轮的正确啮合， 当两轮轴交角为 90°时， 还应使蜗杆分度圆柱导

程角 （reference lead angle of worm） γ 与蜗轮分度圆柱螺旋角 （ reference helix angle of worm
wheel） β 等值且方向相同， 即

γ=β （7⁃5）

三、 蜗杆传动的几何尺寸计算

标准普通圆柱蜗杆传动的基本几何尺寸关系， 见图 7⁃6 和表 7⁃2。
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表 7⁃2　 标准普通圆柱蜗杆传动的基本几何尺寸关系 （参见图 7⁃6）

名　 　 称
计算公式

蜗　 　 杆 蜗　 　 轮

分度圆直径 d1 =mq，按强度计算取标准值 d2 =mz2

齿顶高 ha1 =m ha2 =m

齿根高 hf1 = 1. 2m hf2 = 1. 2m

齿顶圆直径 da1 =d1+2ha1 =d1+2m da2 =m（ z2+2）（喉圆直径）

齿根圆直径 df1 =d1-2hf1 =d1-2. 4m df2 =m（ z2-2. 4）

径向间隙 c= 0. 2m

中心距 a= 0. 5（d1+d2）= 0. 5m（q+z2）

蜗杆轴向齿距 px1
蜗轮端面齿距 pt2

px1 = pt2 =mπ

蜗杆齿宽 b1

当 z1 = 1、2 时，b1 =（12+0. 1z2）m；当 z1 = 3、4 时，b1 =（13+0. 1z2）m
磨削蜗杆加长量为：当 m<10mm 时，加长 25mm；当 m= 10～16mm 时，加长 35mm；

当 m>16mm 时，加长 45～50mm

蜗轮顶圆直径 de2

（也称为外圆直径）

当 z1 = 1 时，de2≤da2+2m；当 z1 = 2～3 时，de2≤da2+1. 5m；
当 z1 = 4～6 时，de2≤da2+m

蜗轮齿宽 b2 当 z1≤3 时，b2≤0. 75da1；当 z1 = 4～6 时，b2≤0. 67da1

蜗轮齿顶圆弧半径 Ra2 Ra2 = 0. 5d1-m

蜗轮齿根圆弧半径 Rf2 Rf2 = 0. 5da1+0. 2m

蜗轮齿宽角 θ θ= 2arcsin（b2 / d1）

第三节　 蜗杆和蜗轮的常用材料和结构

一、 蜗杆和蜗轮的常用材料

选用材料时不仅要满足强度要求， 更重要的是具有良好的磨合性、 减摩性和耐磨性。
蜗杆一般用碳钢或合金钢制成。 对于不太重要的传动及低速中载蜗杆， 常用 40、 45 等

碳钢经调质或正火处理， 硬度为 220 ～ 230HBW； 对于高速重载蜗杆， 常用 15Cr、 20Cr、
20CrMnTi 和 20MnVB 等经渗碳淬火， 硬度为 56 ～ 63HRC， 也可用 40、 45、 40Cr、 40CrNi 等
经表面淬火， 硬度为 45～50HRC。

常用的蜗轮材料： 低速轻载传动 （ vs <2m / s）， 可用灰铸铁 HT150、 HT200 等制造； 低

速重载传动， 则用 9⁃3 铝青铜制造； 高速传动， 可采用 10⁃1、 6⁃6⁃3 锡青铜等制造， 因其具

有较好的耐磨性， 但价格高， 一般用于 vs≥3m / s 的重要传动。 对于尺寸较大的蜗轮， 常采

用青铜轮冠， 铸铁轮芯。 蜗轮的常用材料见表 7⁃3。

二、 蜗杆与蜗轮的结构

蜗杆往往与轴做成一体， 除螺旋部分的结构尺寸取决于蜗杆的几何尺寸 （表 7⁃2） 外，
其余的结构尺寸按轴的结构尺寸要求决定。 图 7⁃8a 所示为铣制蜗杆， 在轴上直接铣出螺旋
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部分， 刚性较好。 图 7⁃8b 所示为车制蜗杆， 为便于车螺旋部分时退刀， 留有退刀槽而使轴

径小于蜗杆齿根圆直径， 削弱了蜗杆的刚度。

图 7⁃8　 蜗杆的结构形式

蜗轮的结构形式如图 7⁃9 所示。 对于尺寸大的青铜蜗轮， 多采用组合式结构， 为防止齿

圈和轮芯因发热而松动， 在接缝处用 4 ～ 6 个紧定螺钉固定， 以增强连接的可靠性 （图 7⁃
9a）， 或采用螺栓连接 （图 7⁃9b）， 也可在铸铁轮芯上浇注青铜齿圈 （图 7⁃9d）。 当采用铸铁

蜗轮和尺寸小的青铜蜗轮时， 多采用整体式结构 （图 7⁃9c）。

图 7⁃9　 蜗轮的结构形式

第四节　 蜗杆传动的受力分析和强度计算

一、 蜗杆传动的受力分析和计算载荷

1. 蜗杆传动的受力分析

在进行受力分析时， 与斜齿轮传动一样， 首先要分清主动件和从动件 （一般蜗杆主

动）， 螺旋线是右旋还是左旋， 旋转方向是顺时针还是逆时针。
如图 7⁃10 所示为右旋蜗杆沿逆时针方向转动时的受力情况。 作用在工作面节点 C 处的
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法向力 Fn1可分解为三个相互垂直的分力： 圆周力 Ft1、 径向力 Fr1和轴向力 Fa1。 由于蜗杆

和蜗轮的轴线相互垂直交错， 根据力的作用原理， 可得

Ft1 =
2T1

d1
=Fa2

Ft2 =
2T2

d2
=Fa1

Fr2 =Ft2 tanα=Fr1

〓

〓

〓

〓
〓
〓〓

〓
〓
〓〓

（7⁃6）

图 7⁃10　 蜗杆传动的受力分析

Fa2与 Ft1大小相等、 方向相反； Fa1与 Ft2大小相等、 方向相反； Fr1与 Fr2大小相等、 方

向相反。 若令 cosαn≈cosα， 则

Fn1 =
Ft2

cosαncosγ
≈

2T2

d2cosαcosγ
（7⁃7）

式中， T1、 T2 分别为蜗杆及蜗轮上的工作转矩 （N·m）， T2 = T1 iη； d1、 d2 分别为蜗

杆及蜗轮的分度圆直径 （m）； αn、 α 分别为蜗杆法向压力角及标准压力角， αn≈α = 20°；
γ 为蜗杆分度圆柱导程角； i 为传动比； η 为蜗杆传动的效率。

在进行蜗杆传动受力分析时， 应特别注意其受力方向的判定。 一般先确定蜗杆受力的方

向。 因蜗杆是主动件， 故其所受的圆周力 Ft1的方向总是与它的旋转方向相反； 径向力 Fr1的

方向总是沿半径指向轴心； 轴向力 Fa1方向的分析方法同斜齿圆柱齿轮传动， 用主动蜗杆左

（右） 手法则判定。 蜗轮所受的三个力的方向， 可由图 7⁃10 所示关系确定。
2. 蜗杆传动的计算载荷

与齿轮传动相似， 在做强度计算时也应考虑载荷系数 K， 则计算法向力 Fnc为

Fnc =KFn1 （7⁃8）
一般取 K= l～1. 4， 当载荷平稳， 滑动速度 vs≤3m / s 时取小值， 否则取大值。

在设计时， 若已知蜗杆所需传递的功率 P1 （kW） 及转速 n1 （r / min）， 则蜗轮的名义转矩为
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T2 = 9550
P2

n2
= 9550

P1η
n2

（7⁃9）

式中， T2 为名义转矩 （N·m）； η 为蜗杆传动的效率； P2 为蜗轮传递的功率 （kW）；
n2 为蜗轮转速 （r / min）， n2 =n1 / i （ i 为传动比）。

在式 （7⁃9） 中引入载荷系数 K， 则名义转矩变成计算转矩。

图 7⁃11　 蜗杆传动的滑动速度

二、 蜗杆传动的滑动速度和失效形式

1. 蜗杆传动的滑动速度 vs
由图 7⁃11 可知， 蜗杆传动在节点处啮合， 蜗杆的圆周

速度为 v1， 蜗轮的圆周速度为 v2， v1 与 v2 呈 90°角， 而使

齿廓之间产生很大的相对滑动， 其滑动速度 vs为

vs = v21+v22 =
v1

cosγ
（7⁃10）

由于 vs比蜗杆圆周速度还大， 在蜗杆传动齿廓之间产

生很大的相对滑动， 引起磨损和发热， 导致效率降低。
2. 蜗杆传动的失效形式和设计准则

在蜗杆传动中， 由于材料和结构上的原因， 蜗杆螺旋

部分的强度总是高于蜗轮轮齿的强度， 所以失效常发生在

蜗轮轮齿上。 因此， 一般只对蜗轮轮齿进行承载能力计算。 蜗杆传动的主要失效形式是蜗轮

齿面产生胶合、 点蚀及磨损。 但目前对胶合与磨损的计算还缺乏适当的方法和数据， 因而通

常只是仿照圆柱齿轮按齿面接触疲劳强度和齿根弯曲疲劳强度的条件进行计算， 并在选取许

用应力时， 适当考虑胶合和磨损失效因素的影响。 实践证明， 在一般情况下蜗轮轮齿因弯曲

疲劳强度不足而失效的情况较少， 一般可不考虑弯曲强度的计算， 只有在动力传动中并且是

蜗轮齿数很多 （如 z2>80） 或开式传动才需要考虑弯曲强度的计算， 需要计算时可参阅有关

书籍。 对于闭式传动， 通常进行蜗轮齿面接触强度计算。

三、 蜗轮齿面接触强度计算

如前所述， 圆柱蜗杆传动可以近似看作齿条与斜齿轮传动， 故蜗轮齿面接触强度计算的

原则也和斜齿轮相似， 也是以节点啮合处的相应参数代入赫兹公式， 并做一些假定 （如一

般 γ= 5° ～25°， 取中间值， α= 20°等） 代入蜗杆传动的有关参数， 引入载荷系数 K， 对于青

铜蜗轮或铸铁蜗轮与钢蜗杆配对时， 得蜗轮齿面接触强度的校核公式为

σH = 15000
z2

KT2

m2d1
≤[σH] （7⁃11）

而设计公式为

m2d1≥
15000
z2[σH]

〓

〓
〓

〓

〓
〓

2
KT2 （7⁃12）

式中， [σH] 为蜗轮材料的许用接触应力 （MPa）， 见表 7⁃3。
按式 （7⁃12） 算出 m2d1 值后， 可按表 7⁃1 确定相应的 m 和 d1 后选取标准值。 最后按表
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7⁃2 计算出蜗杆和蜗轮的主要尺寸、 中心距等。
在设计时， 蜗轮常用材料和许用接触应力， 参照表 7⁃3 进行选择。

表 7⁃3　 蜗轮常用材料和许用接触应力 [σH] 值

材料牌号

蜗轮 蜗杆
铸造方法

适用的滑动速度

vs / （m / s）

许用接触应力[σH] / MPa

滑动速度 vs / （m / s）

0. 5 1 2 3 4 6 8

10⁃1 锡青铜

ZCuSn10P1
钢（淬火）

砂型

金属型
≤25

134

200

6⁃6⁃3 锡青铜

ZCuSn6Zn6Pb3
钢（淬火）

砂型

金属型

离心浇注

≤12

128

134

174

9⁃3 铝青铜

ZCuAl9Fe3
钢（淬火）

砂型

金属型

离心浇注

≤10 250 230 210 180 160 120 90

58⁃2⁃2 锰黄铜

ZCuZn58Mn2Pb2
钢（淬火）

砂型

金属型
≤10 215 200 180 150 135 95 75

HT150
（120～150HBW）

渗碳钢

HT200
（120～150HBW）

钢（正火

或调质）

砂型 ≤2 130 115 90 — — — —

　 　 注： 1. 蜗杆未经淬火时， 表中值需降低 15%～20%。
2. 表中 [σH] 值是根据磨合和润滑良好的条件给出的， 若不能满足这些条件， 表中 [σH] 值应降低约 30%。
3. 锡青铜的 [σH] 值， 当传动短时工作时， 可将表中值增大 40%～50%。

第五节　 蜗杆传动的润滑、 效率和热平衡计算

一、 蜗杆传动的效率

闭式蜗杆传动的总效率 η 包括轮齿啮合效率 η1、 轴承摩擦效率 η2、 浸入油中的零件搅

油时的溅油损耗效率 η3， 即
η=η1η2η3 （7⁃13）

当蜗杆主动时， η1 可近似按螺旋副的效率计算， 即

η1 =
tanγ

tan（γ+ρv）
（7⁃14）

式中， ρv为当量摩擦角。
蜗杆传动的效率初步计算时， 可近似取下列数值：
1） 闭式传动。 当 z1 = 1 时， η = 0. 7 ～ 0. 75； 当 z1 = 2 时， η = 0. 75 ～ 0. 82； 当 z1 = 4 时，

η= 0. 87～0. 92； 自锁时， η<0. 5。
2） 开式传动。 当 z1 = 1、 2 时， η= 0. 6～0. 7。

二、 蜗杆传动的热平衡计算

蜗杆传动由于效率低， 其功率损耗将使减速器发热和油温升高， 如果热量不能及时散
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逸， 将会使油的温度继续升高而降低油的黏度 （即油稀释）， 使齿面间润滑条件恶化， 从而

引起蜗轮齿面的磨损和胶合。 所以对连续工作的闭式蜗杆传动要进行热平衡计算， 其目的主

要是使箱体内油的温升不超过允许值， 以防止蜗杆传动齿面出现胶合。 即

Δt=
1000P1（1-η）

KtA
≤[Δt] （7⁃15）

式中， Δt=（ t-t0） 为油温与周围空气温度之差； P1 为蜗杆输入功率 （kW）； η 为减速

器的总效率； Kt为散热系数， 一般情况下取 Kt = 10 ～ 17W / m2·℃， 通风良好时取大值； A
为箱体散热面积 （m2）； t 为润滑油的工作温度， 一般取 t = 60 ～ 80℃ （<90℃）； t0为周围空

气的温度， 常温下可取 t0 = 20℃； [Δt] 为温升允许值， 一般为 60～70℃， 并使油温 t = （ t0+
Δt） 小于 90℃。

计算箱体散热面积时， 可简单按长方体表面积计算， 但未与空气接触的表面积不应计

入， 对凸缘和散热片的面积可近似按其表面积的 50%计算。
设计时， 普通蜗杆传动的箱体散热面积 A 可用式 （7⁃16） 初步计算

A= 0. 33 a
100

〓

〓
〓

〓

〓
〓

1. 75
（7⁃16）

式中， A 为散热面积 （m2）； a 为中心距 （mm）。
若实测 （或计算） 温度 t>85～95℃时， 可采取下述冷却散热措施。
1） 增加散热面积， 合理设计箱体结构， 铸出或焊上散热片。
2） 提高散热系数， 如在蜗杆轴端装设风扇 （图 7⁃12a）， 加速空气流通， 这时可取 Kt =

20～28W / m2·℃； 或在箱体内装设蛇形冷却水管 （图 7⁃12b）； 或采用压力喷油循环冷却润

滑 （图 7⁃12c）。

图 7⁃12　 蜗杆传动的冷却方式

三、 蜗杆传动的润滑

由于蜗杆传动时的相对滑动速度 vs大 （图 7⁃11）， 效率低， 发热量大， 故润滑特别重

要。 若润滑不良， 则会进一步导致效率显著降低， 并且会带来剧烈的磨损， 甚至出现胶合，
故需选择合适的润滑油及润滑方式。
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对于开式蜗杆传动， 采用黏度较高的润滑油或润滑脂。 对于闭式蜗杆传动， 根据工作条

件和滑动速度 vs， 参考表 7⁃4 选定润滑油黏度和给油方式。 当采用油池润滑时， 在搅油损失

不大的情况下， 应有适当的油量， 以利于形成动压油膜， 且有助于散热。 对于下置式或侧置

式蜗杆传动， 浸油深度应为蜗杆的一个齿高； 当蜗杆圆周速度 v1 >4m / s 时， 为减少搅油损

失， 常将蜗杆上置， 其浸油深度约为蜗轮外径的 1 / 3。

表 7⁃4　 蜗杆传动的润滑油黏度荐用值和润滑方式

滑动速度 vs / （m / s） <1 <2. 5 <5 5～10 10～15 15～25 >25

工作条件 重载 重载 中载 — — — —

黏度 ν / cSt（40℃） 840 560 336 224 150 112 84

润滑方式 油池润滑
油池或

喷油润滑

用压力喷油，压力 / Pa

0. 7 2 3

【例 1】 　 已知带式输送机 （传动示意图如图 7⁃14 所示） 中电动机的功率 P= 4kW， 转速

n1 = 960r / min， 带式输送机主动滚筒的转速 n2 = 62r / min， 仓库内工作， 载荷较平稳， 试设计

此蜗杆传动。
解： （1） 蜗轮轮齿齿面接触强度计算

1） 选材料， 确定许用接触应力 [σH]。 蜗杆用 45 钢， 表面淬火至 45～50HRC； 蜗轮用

ZCuSn10P1 （10⁃1 锡青铜） 砂型铸造。 由表 7⁃3 查得 [σH] = 134MPa。
2） 选蜗杆头数 z1， 确定蜗轮齿数 z2。 因传动比 i=n1 / n2 = 960 / 62= 15. 5， 根据第二节中

的推荐取 z1 = 2， 则 z2 = iz1 = 15. 5×2= 31。
3） 确定作用在蜗轮上的转矩 T2。 因 z1 = 2， 故初步选取 η= 0. 80， 则

T2 = 9550
P1η
n2

= 9550×4
×0. 8
62

N·m=493N·m

4） 确定载荷系数 K。 因工作载荷较平稳， 速度较低， 取 K= 1. 1。
由式 （7⁃12） 得

m2d1≥
15000
z2[σH]

〓

〓
〓

〓

〓
〓

2
KT2

　 　 = 15000
31×134

〓

〓
〓

〓

〓
〓

2
×1. 1×493mm3 = 7071mm3

查表 7⁃1， 取 m= 10mm， d1 = 90mm。
5） 计算主要几何尺寸。
蜗杆分度圆直径 d1 = 90mm
蜗轮分度圆直径 d2 = z2m= 31×10mm= 310mm

中心距 a= 1
2
（d1+d2）= 0. 5×（90+310）mm= 200mm

（2） 热平衡计算　 由式 （7⁃15） 可知

t=
1000P1（1-η）

KtA
+t0

1） 自然通风良好时， 取 Kt = 16W / m2·℃。
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2） 散热面积 A 按式 （7⁃16） 估算

A= 0. 33 a
100

〓

〓
〓

〓

〓
〓

1. 75
= 0. 33× 200

100
〓

〓
〓

〓

〓
〓

1. 75
m2 = 1. 1m2

3） 蜗杆效率 η≈0. 80。
4） 常温情况下， t0 = 20℃。

则 t= 1000×4×（1-0. 80）
16×1. 1

℃+20℃ =65. 5℃

t<85℃， 故热平衡无问题。
（3） 其他几何尺寸计算 （略）。
（4） 绘制蜗杆和蜗轮零件工作图 （略）。

习　 　 题

7⁃1　 试与齿轮传动比较， 说明蜗杆传动的特点和应用范围。
7⁃2　 与齿轮传动比较， 蜗杆传动的失效形式有何特点？ 为什么？
7⁃3　 蜗杆传动的正确啮合条件是什么？ 自锁条件是什么？
7⁃4　 试说明蜗杆传动效率低的原因， 蜗杆头数 z1 对效率有何影响？ 为什么？
7⁃5　 蜗杆传动的设计计算中有哪些主要参数？ 如何选择？ 为什么规定蜗杆分度圆直径 d1 为标准值？
7⁃6　 为什么蜗杆传动的传动比只能表达为 i= z2 / z1， 不能表达为 i=d2 / d1？
7⁃7　 与齿轮传动相比， 为什么说蜗杆传动平稳、 噪声低？
7⁃8　 为什么蜗杆传动要进行热平衡计算？ 计算原理是什么？ 当热平衡不能满足要求时， 应采取什么措施？
7⁃9　 试标注图 7⁃13 所示双级蜗杆传动中各轴的回转方向， 以及蜗轮 2 和蜗杆 3 的受力方向。
7⁃10　 已知带式输送机 （图 7⁃14） 中电动机的功率 P = 5. 5kW， 转速 n1 = 1460r / min， 带式输送机主动

滚筒的转速 n2 = 73r / min， 且工作平稳， 试设计该单级蜗杆传动。

图 7⁃13　 题 7⁃9 图 图 7⁃14　 题 7⁃10 图
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第八章　 轮 系 设 计

前面讨论了一对齿轮啮合传动和几何设计的相关问题。 但是， 在实际的机械工程中， 为

了满足各种不同的工作需要， 仅使用一对齿轮是不够的。 例如： 在各种机床中， 为了将电动

机的一种转速变为主轴的多级转速； 在机械式钟表中， 为了使时针、 分针、 秒针之间的转速

具有确定的比例关系； 在汽车的传动系中等， 都是依靠一系列的彼此相互啮合的齿轮所组成

的齿轮机构来实现的。 这种由一系列的齿轮所组成的齿轮传动系统称为齿轮系， 简称轮系

（gear train）。

第一节　 轮系的分类

在工程上， 根据轮系在传动时各齿轮轴线在空间的相对位置是否变动， 将轮系分为三

类： 定轴轮系、 周转轮系和复合轮系。

一、 定轴轮系

如果在轮系运转时， 其各个齿轮的轴线相对于机架的位置都是固定的， 这种轮系就称为

定轴轮系 （fixed axis gear train）， 如图 8⁃1 所示。

图 8⁃1　 定轴轮系

二、 周转轮系

如果在轮系运转时， 其中至少有一

个齿轮轴线的位置并不固定， 而是绕着

其他齿轮的固定轴线回转， 则这种轮系

称为周转轮系 （ epicyclic gear train），
如图 8⁃2 所示。 其中， 齿轮 1 和内齿轮

3 都围绕着固定轴线 OO 回转， 称为太

阳轮 （sun gear）。 齿轮 2 用转动副与构

件 H 相连， 它一方面绕着自己的轴线

O1O1 做自转， 另一方面又随着 H 一起

绕着固定轴线 OO 做公转， 就像行星的运动一样， 故称之为行星轮 （planetary gear）。 构件 H
称为行星架、 转臂或系杆 （planet carrier）。 在周转轮系中， 一般都以太阳轮和行星架作为输

入和输出构件， 故又称它们为周转轮系的基本构件。 基本构件都围绕着同一固定轴线回转。
周转轮系还可以根据其自由度的数目， 划分为差动轮系和行星轮系。 若自由度为 2 （如

图 8⁃2）， 则称其为差动轮系 （differential gear train）； 若自由度为 1 （如图 8⁃2 所示， 其中将

轮 3 做成固定轮）， 则称其为行星轮系 （planetary gear train）。
此外， 周转轮系还常根据其基本构件的不同来分类。 若轮系中的太阳轮以 K 表示， 行

星架以 H 表示， 则图 8⁃2a 所示轮系称为 2K⁃H 型周转轮系； 图 8⁃2b 所示轮系称为 3K 型周转
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图 8⁃2　 周转轮系

轮系， 因其基本构件是三个太阳轮 1、 3、 4， 而行星架 H 不作为输入、 输出构件用。

图 8⁃3　 复合轮系

三、 复合轮系

如果在轮系中， 兼有定轴轮系和周转轮

系两个部分， 则称为复合轮系 （ compound
gear train）， 如图 8⁃3 所示。

轮系可以由各种类型的齿轮———圆柱齿

轮、 锥齿轮、 蜗轮蜗杆等组成。 本章仅从运

动分析的角度研究轮系设计， 即只讨论轮系

的传动比计算方法和轮系在机械传动中的

作用。

第二节　 定轴轮系的传动比计算

一对齿轮的传动比是指该对齿轮的角速度 （或转速） 之比。 而轮系的传动比， 是指轮

系中首、 末两构件的角速度 （或转速） 之比。 轮系的传动比包括传动比的大小和首、 末两

构件的转向关系两方面内容。

一、 轮系传动比的转向关系

齿轮传动的转向关系有用正负号表示或用画箭头表示两种方法。
1. 箭头法

在图 8⁃4 所示的轮系中， 设首轮 1 （主动轮） 的转向已知， 并用箭头方向代表齿轮可见

一侧的圆周速度方向， 则首、 末轮及其他轮的转向关系可用箭头表示。 因为任何一对啮合齿

轮， 其节点处圆周速度方向相同， 所以表示两轮转向的箭头应同时指向或背离节点。
由图 8⁃4 可见， 轮 1、 5 的转向相反。
箭头法对任何一种轮系都是适用的。
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图 8⁃4　 箭头法

2. 正、 负号法

对于所有齿轮轴线平行的轮系， 由于两轮的

转向或者相同、 或者相反， 因此我们规定： 两轮

转向相同， 其传动比取 “ +”； 转向相反， 其传动

比取 “-”。 其 “+” “-” 可以用箭头法判断出的

两轮转向关系来确定， 如图 8⁃1a 所示的轮系； 也

可以直接计算得到： 由于在一个所有齿轮轴线平

行的轮系中， 每出现一对外啮合齿轮， 齿轮的转

向改变一次。 如果有 m 对外啮合齿轮， 则可以用

（-1）m 表示传动比的正负号。

二、 传动比计算

如图 8⁃4 所示为一定轴轮系， 齿轮 1、 2、 3 为

圆柱齿轮； 3′、 4、 4′、 5 为锥齿轮。 设齿轮 1 为主动轮 （首轮）， 齿轮 5 为从动轮 （末轮），
其轮系的传动比为

i15 =
ω1

ω5

从图中可以看出， 齿轮 1、 2 为外啮合， 2、 3 为内啮合。 根据第六章所介绍的内容， 可

以求得图中各对啮合齿轮的传动比大小：

1、 2 齿轮： i12 =
ω1

ω2
=
z2
z1

2、 3 齿轮： i23 =
ω2

ω3
=
z3
z2

3′、 4 齿轮： i3′4 =
ω3′

ω4
=
z4
z3′

4′、 5 齿轮： i4′5 =
ω4′

ω5
=
z5
z4′

因为 ω3 =ω3′、 ω4 =ω4′， 观察分析以上式子可以看出， ω2、 ω3、 ω4 三个参数在这些式

子的分子和分母中各出现一次。
我们的目的是求 i15， 将上面的式子连乘起来， 于是可以得到

i12 i23 i3′4 i4′5 =
ω1

ω2

ω2

ω3

ω3

ω4

ω4

ω5
=
ω1

ω5
=
z2
z1

z3
z2

z4
z3′

z5
z4′

所以

i15 =
ω1

ω5
=
z3z4z5
z1z3′z4′

（8⁃1）

上式说明， 定轴轮系的传动比等于组成该轮系的各对啮合齿轮传动比的连乘积。 其大小

等于各对啮合齿轮所有从动轮齿数的连乘积与所有主动轮齿数的连乘积之比。 即通式为

定轴轮系传动比大小=所有从动轮齿数的连乘积
所有主动轮齿数的连乘积

（8⁃2）
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又在图 8⁃4 所示轮系中， 轮 2 对轮 1 为从动轮， 但对轮 3 又为主动轮， 故其齿数的多少

并不影响传动比的大小， 而仅起着中间过渡和改变从动轮转向的作用， 故称之为惰轮或介轮

（idler）。

第三节　 周转轮系的传动比计算

通过对周转轮系和定轴轮系的观察分析发现， 它们之间的根本区别就在于周转轮系中有

着转动的系杆， 使得行星轮既有自转又有公转， 那么各轮之间的传动比计算就不再是与齿数

成反比的简单关系了。 由于这个差别， 周转轮系的传动比就不能直接利用定轴轮系的方法进

行计算。 但是根据相对运动原理， 假如给整个周转轮系加上一个公共的角速度 “-ωH”， 则

各个齿轮、 构件之间的相对运动关系仍将不变， 但这时系杆的绝对运动角速度为 ωH -ωH =
0， 即系杆相对变为 “静止不动”， 于是周转轮系便转化为定轴轮系了。 人们称这种经过一

定条件转化得到的假想定轴轮系为原周转轮系的转化机构或转化轮系。 这种求解轮系的方法

称为转化轮系法。
图 8⁃5 所示为周转轮系。 按照上述方法转化后得到定轴轮系， 如图 8⁃6 所示， 在转化轮

系中， 各构件的角速度变化情况见表 8⁃1。

表 8⁃1　 周转轮系及转化轮系各构件角速度

构　 　 件 原有角速度 在转化轮系中的角速度

齿轮 1 ω1 ωH
1 =ω1-ωH

齿轮 2 ω2 ωH
2 =ω2-ωH

齿轮 3 ω3 ωH
3 =ω3-ωH

机架 4 ω4 = 0 ωH
4 =ω4-ωH =-ωH

行星架 H ωH ωH
H =ωH-ωH = 0

图 8⁃5　 周转轮系 图 8⁃6　 转化轮系

故此， 可以求出此转化轮系的传动比 iH13为

iH13 =
ωH

1

ωH
3
=
ω1-ωH

ω3-ωH
= -

z2z3
z1z2

= -
z3
z1

（8⁃3）

式中， 齿数比前的 “-” 号表示在转化轮系中轮 1 和轮 3 的转向相反 （即 ωH
1 与 ωH

3 的

方向相反）。
作为差动轮系， 若任意给定两个基本构件的角速度 （包括大小和方向）， 则另一个构件
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的基本角速度 （包括大小和方向） 便可以求出。 从而就可以求出该轮系中三个基本构件中

任意两个构件间的传动比。
综上所述， 可以得到周转轮系传动比的通用表达式。 设周转轮系中太阳轮分别为 a、 b，

行星架为 H， 则转化轮系的传动比为

iHab =
ωH

a

ωH
b
= ±转化轮系中 a 到 b 各从动轮齿数的连乘积

转化轮系中 a 到 b 各主动轮齿数的连乘积
（8⁃4）

对于 ωb = 0 或 ωa = 0 的行星轮系， 根据上式可推出其传动比的通用表达式分别为

iaH =
ωa

ωH
= 1-iHab

ibH =
ωb

ωH
= 1-iHba

〓

〓

〓

〓
〓〓

〓
〓〓

（8⁃5）

特别注意：
1） 通用表达式中的 “±” 号， 不仅表明转化轮系中两太阳轮的转向关系， 而且直接影

响 ωa、 ωb、 ωH 之间的数值关系， 进而影响传动比计算结果的正确性， 因此不能漏判或

错判。
2） ωa、 ωb、 ωH 均为代数值， 使用公式时要带相应的 “±”。
3） 式 （8⁃4） 中 “±” 不表示周转轮系中轮 a、 b 之间的转向关系， 仅表示转化轮系中

轮 a、 b 之间的转向关系。
4） 周转轮系与定轴轮系的差别就在于有无系杆 （行星轮） 存在。

图 8⁃7　 差动轮系

【例 8⁃1】 　 在图 8⁃7 所示的差动轮系中， 设已知 z1 = z2 =
30， z3 = 90， 试求当轮 1、 3 的转速分别为 n1 = 1r / min， n3 =
-1r / min时， nH 及 i1H的值。

解： 其转化轮系的传动比为

iH13 =
n1-nH

n3-nH
= -

z2z3
z1z2

= -
z3
z1

将已知数据代入， 有

1-nH

-1-nH
= -90

30
= -3

图 8⁃8　 行星轮系

解得

nH = - 1
2

i1H =
n1

nH
= -2

即当齿轮 1 转一圈， 齿轮 3 反向转一圈时， 行星架 H 将沿

齿轮 1 的反向转 1 / 2 圈。
【例 8⁃2】 　 在图 8⁃8 所示的行星轮系中， 设已知轮系的各

轮齿数为 z1 = 100， z2 = 101， z2′ = 100， z3 = 99， 试求传动

比 iH1。
解： 此轮系为齿轮 3 固定的行星轮系， 其转化轮系的传动
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比为

i1H = 1-iH13 = 1-
z2z3
z1z2′

= 1- 101×99
100×100

= 1
10000

故 iH1 =
1
i1H

= 10000

即当行星架 H 转 10000 圈时， 齿轮 1 才转一圈， 其转向相同。 由此可知， 行星轮系可

实现很大的传动比。

第四节　 复合轮系的传动比计算

一个轮系中同时包含有定轴轮系和周转轮系， 或是由几部分周转轮系组成时， 我们称之

为混合轮系 （或复合轮系）， 如图 8⁃3 所示。
对于这种复杂的混合轮系， 求解其传动比时， 既不可能单纯地采用定轴轮系传动比的计

算方法， 也不可能单纯地按照基本周转轮系传动比的计算方法来计算。 其求解的方法是：
1） 将该混合轮系所包含的各个定轴轮系和各个基本周转轮系一一划分出来。
2） 找出各基本轮系之间的连接关系。
3） 分别计算各定轴轮系和周转轮系传动比的计算关系式。
4） 联立求解这些关系式， 从而求出该混合轮系的传动比。
其中关键是第一步工作。
划分定轴轮系的基本方法： 若一系列互相啮合的齿轮的几何轴线都是固定不动的， 则这

些齿轮和机架便组成一个基本定轴轮系。
划分周转轮系的方法： 首先需要找出既有自转、 又有公转的行星轮 （有时行星轮有多

个）； 然后找出支持行星轮做公转的构件———行星架； 最后找出与行星轮相啮合的两个太阳

轮 （有时只有一个太阳轮）， 这些构件便构成一个基本周转轮系， 而且每一个基本周转轮系

只含有一个行星架。
从理论上说， 混合轮系的求解并不困难， 但是实际工作中还是需要动点脑筋的。 下面用

例题来说明具体的方法和步骤。
【例 8⁃3】 　 在图 8⁃9 所示的复合轮系中， 若各齿轮的齿数已知， 试求传动比 i1H。

图 8⁃9　 复合轮系

解： 此复合轮系由定轴轮系 （齿轮 1、 2） 和行星轮系 （齿
轮 2′、 3、 4 及行星架 H） 组成。 分别计算它们的传动比， 即

i12 =
n1

n2
= -

z2
z1

= -40
20

= -2

i2′H = 1-iH2′4 = 1- -
z4
z2′

〓

〓
〓

〓

〓
〓 = 1+80

20
= 5

由于 n2 =n2′， 故整个复合轮系的传动比为

i1H = i12 i2′H = -2×5= -10
【例 8⁃4】 　 图 8⁃10a 所示为一电动卷扬机的减速器运动简

图， 设已知各齿轮齿数， 试求传动比 i15。
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图 8⁃10　 电动卷扬机减速器运动简图

解： 先划分轮系， 由双联行星轮 2—2′， 太阳轮 1、 3 及行星架 5 组成了周转轮系， 且为

差动轮系， 如图 8⁃10b 所示， 对其转化轮系有

i513 =
ω1-ω5

ω3-ω5
= -

z2z3
z1z2′

即 ω1 =
（ω5-ω3） z2z3

z1z2′
+ω5

然后将剩余轮系部分划分出来， 由齿轮 3′、 4、 5 组成了定轴轮系， 如图 8⁃10c 所示， 故

i3′5 =
ω3′

ω5
= -

z5
z3′

联立解得

i15 =
z2z3
z1z2′

1+
z5
z3′

〓

〓
〓

〓

〓
〓 +1=

33×78
24×21

1+78
18

〓

〓
〓

〓

〓
〓 +1= 28. 24

且齿轮 1 和齿轮 5 转向相同。
在图 8⁃10a 所示的轮系中， 其差动轮系部分的两个基本构件 3 和 5， 被定轴轮系部分封闭

起来了， 从而使差动轮系部分的两个基本构件 3 和 5 之间保持一定的速比关系， 而整个轮系变

成了自由度为 1 的一种特殊的行星轮系， 称之为封闭式行星轮系 （closed planetary gear train）。

第五节　 轮系的功用

由于轮系具有传动准确等其他机构无法替代的特点， 轮系在工程中应用得十分广泛， 下

面对轮系的功用进行大概介绍。

一、 实现变速传动 （也就是多传动比传动）

利用轮系可在主轴的转速、 转向不变时， 使从动轴获得多种转速。 在图 8⁃11 所示的汽

车变速器中， 轴Ⅰ是输入轴， 轴Ⅳ是输出轴， A、 B 是离合器， 轮 3、 轮 5 是滑移齿轮， 改

变变速器内齿轮的啮合关系， 从动轴可获得不同转速。
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二、 实现分路传动

利用轮系可以使一个主动轴带动若干从动轴同时旋转， 实现多路输出， 带动多个附件同

时工作。
如图 8⁃12 所示的某航空发动机附件系统运动简图， 它通过定轴轮系把主动轴的运动分

成九路传出， 带动若干个附件同时工作。

图 8⁃11　 汽车变速器 图 8⁃12　 某航空发动机附件系统运动简图

三、 获得大的传动比

为实现大传动比传动， 如果仅用一对齿轮传动， 两个齿轮的尺寸必然很大 （如图 8⁃13
中的虚线所示）， 将占用较大的结构空间， 使机器过于庞大、 浪费材料。 改用轮系 （如图

8⁃13中的实线所示） 便可以克服这个缺点。

图 8⁃13　 传动比较大的齿轮传动

另外， 利用周转轮系也可以获得较大的传动比，
而且机构十分紧凑。 如图 8⁃8 所示的行星轮系， 只用

了四个齿轮， 其传动比可达 iH1 = 10000。 也就是说，
在系杆转 10000 转时， 齿轮 1 才转过一圈。

减速比越大， 传动的机械效率越低， 故只适用于

辅助装置的传动机构， 不宜做大功率的传动。 另外，
这种大传动比的行星轮系， 在增速时一般都具有自

锁性。

四、 实现换向传动

在主动轴转向不变的条件下， 利用轮系可以改变

从动轴的转向。 图 8⁃14 所示为车床上走刀丝杠的三星轮换向机构。 齿轮 2、 3 活套在刚性构

件的轴上， 构件 a 可绕轮 4 的轴线回转， 在图 8⁃14a 所示的位置， 主动轮 1 的运动经中间轮

2 及 3 传给从动轮 4， 故从动轮 4 与主动轮 1 的转向相反； 若转动构件 a， 使齿轮 2 与 3 处于

图 8⁃14b 所示的位置时， 则齿轮 2 不参与传动， 这时主动轮的运动就只经过中间轮 3 传给从

动轮 4， 故从动轮 4 与主动轮 1 的转向相同。
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图 8⁃14　 车床上走刀丝杠的三星轮换向机构

五、 在尺寸及重量较小的情况下， 实现大功率传动

利用周转轮系， 可以实现小尺寸、 大功率的传动。
在行星减速器中， 由于有多个行星轮同时啮合， 而且常采用内啮合， 利用了内齿轮中间

的空间部分， 故与普通定轴轮系减速器相比， 在同样的体积和重量条件下， 可以传递较大的

功率， 工作也更为可靠。 因而在大功率的传动中， 为了减小传动机构的尺寸和重量， 广泛采

用行星轮系。 同时， 由于行星轮系减速器的输入 /输出轴在同一轴线上， 行星轮在其周围均

匀对称布置， 尺寸十分紧凑， 这一点特别对于飞行器十分重要， 因而在航空用主减速器中这

种轮系得到普遍采用。

图 8⁃15　 某发动机主减速器传动简图

图 8⁃15 所示为某发动机主减速器传动简图。 这个

轮系的右部是一个由太阳轮 1、 3， 行星轮 2 和系杆 H
组成的差动轮系， 左部是一定轴轮系。 定轴轮系将差

动轮系的内齿轮 3 与系杆 H 的运动联系起来， 整个轮

系的自由度为 1。 动力自小齿轮 1 输入后， 分两路从系

杆 H 和内齿轮 3 输往左边， 最后在内齿轮 3′处汇合。
由于采用多个行星轮， 加上功率分流传递， 所以在较

小尺寸下 （约 430mm）， 传递的功率达 2850kW。 整个

轮系的传动比为 i1H = 11. 45。

六、 用作运动的合成及分解

利用差动轮系可以将两个独立的运动合成一个运动， 或者将一个主运动按确定的关系分

解为另两个运动。 在图 8⁃16 所示的差动轮系中， 因 z1 = z3， 故

iH13 =
n1-nH

n3-nH
= -

z3
z1

= -1
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图 8⁃16　 差动轮系

或 nH = 1
2
（n1+n3） （8⁃6）

上式说明， 系杆 H 的转速是轮 1 及轮 3 转速的合成。
此种轮系可用作加法机构。 当由齿轮 1 及 3 分别输入

加数和被加数时， 系杆 H 的转角数值就代表它们的和。
又在该轮系中， 如果以系杆和任一个太阳轮作为

主动件， 则又可用作减法机构。 例如， 设轮 1 为从动

件， 则式 （8⁃6） 可改写为

n1 = 2nH-n3 （8⁃7）
即当由系杆 H 输入被减数， 由轮 3 输入减数时， 则轮 1 的转角数值就代表它们的差。

差动轮系的运动合成和分解性能， 在机床、 计算机、 补偿调整等装置中得到了广泛的应用。

七、 旋轮线的利用

在周转轮系中， 行星轮上任意一点的运动轨迹称为旋轮线， 在工程上也有极大的用处。

习　 　 题

8⁃1　 什么是轮系？ 轮系的分类有哪些？
8⁃2　 什么是定轴轮系？ 什么是周转轮系？
8⁃3　 简述惰轮所起的作用。
8⁃4　 轮系的主要功用有哪些？
8⁃5　 在图 8⁃17 所示的自定心电动卡盘的传动轮系中， 各轮齿数为 z1 = 6， z2 = z2′ = 25， z3 = 57， z4 = 56，

求传动比 i14。
8⁃6　 在图 8⁃18 所示的轮系中， 已知 z1 = z4 = 40， z2 = z5 = 30， z3 = z6 = 100， 齿轮 1 的转速 n1 = 100r / min，

试求行星架 H 的转速 nH 的大小和方向。
8⁃7　 在图 8⁃19 所示的复合轮系中， 已知各轮的齿数分别为 z1 = 36， z2 = 60， z3 = 23， z4 = 49， z4′ = 69，

z5 = 31， z6 = 131， z7 = 94， z8 = 36， z9 = 167， 设 n1 = 3549r / min， 试求行星架 H 的转速 nH。

图 8⁃17　 题 8⁃5 图 图 8⁃18　 题 8⁃6 图 图 8⁃19　 题 8⁃7 图
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第九章　 带传动和链传动

第一节　 带传动概述

带传动结构简单， 主要由安装在主动轴 （ capstan shaft） 上的带轮 （ belt wheel） 、 从

动轴 （ driven shaft） 上的带轮及套在两轮上的传动带 （ belt） 组成。 传动带是挠性件，
因此带传动属于挠性传动， 其通过挠性曳引元件， 在两个或多个传动带轮之间传递运

动和动力。

一、 带传动的类型和主要传动形式

根据传动工作原理的不同， 带传动可分为摩擦型 （ friction） 带传动和啮合型 （ timing
belt） 带传动。

摩擦型带传动通常由主动轮 （capstan wheel）、 从动轮 （driven wheel） 和张紧在两轮上

的环形传动带组成 （图 9⁃1）。 由于带已被张紧， 传动带在静止时已受到预拉力的作用， 带

与带轮之间的接触面间产生了正压力。 当主动轮转动时， 依靠带与带轮接触面之间的摩擦

力， 拖动传动带进而驱动从动轮转动， 实现传动。
啮合型带传动一般也称为同步带传动， 它由主动同步带轮、 从动同步带轮和套在两轮上

的环形同步带组成 （图 9⁃2）。 其优点是能缓冲减振， 传动平稳， 传动比准确而且大， 结构

紧凑， 对轴的工作压力小， 工作可靠。 其主要缺点是结构复杂， 相对成本高， 对制造和安装

要求高。

图 9⁃1　 摩擦型带传动 图 9⁃2　 啮合型带传动

摩擦型带传动按传动带的横截面形状可分为平带 （flat belt） 传动 （图 9⁃3a）、 V 带 （V
belt） 传动 （图 9⁃3b）、 圆带 （circle belt） 传动 （图 9⁃3c） 和多楔带 （V⁃ribbed belt） 传动

（图 9⁃3d）。
平带的横截面为扁平矩形， 传动结构简单， 带轮制造容易， 通常为圆柱体或鼓形， 传动

效率较高， 多用于轴间距较大的传动。
V 带的横截面为等腰梯形， 带轮上需制出相应的环形沟槽。 工作时 V 带与轮槽的两个
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图 9⁃3　 带传动的类型

侧面相接触， 即以两个侧面为工作面， 传动能力较大， 而且允许的传动比也较大， 轴间距较

小， 结构紧凑。 一般在动力机械传动中， 应用较广泛。
如图 9⁃4 所示， 若平带和 V 带受到同样的压紧力 FN， 带与带轮接触面之间的摩擦因数

（friction factor） 也同为 f， 平带与带轮接触面上的摩擦力为

Ff =FN f

图 9⁃4　 平带传动与 V 带传动的比较

而 V 带与带轮接触面上的摩擦

力为

Ff = 2F′N f=
FN f

sin（φ / 2）
= FN fv

式中， fv 为当量摩擦因数 （equiva⁃
lent coefficient of friction）。

普通 V 带的楔角为 40° （表 9⁃1），
因带绕在带轮上时楔角变小， 故带轮槽

角 φ 随带轮直径不同分别为 32°、 34°、
36°、 38°， 可算得 fv = （3. 63 ～ 3. 07） f。
也就是说， 在同样的条件下， 平带与 V
带在接触面上所受的正压力不同， V 带

传动产生的摩擦力比平带大得多， 传动能力强， 所以一般机械中多采用 V 带。
圆带的横截面为圆形， 带轮的直径可以做得较小， 轮槽可以做成半圆形。 传动功率很

小， 常用于缝纫机、 真空吸尘器、 磁带盘等轻型和小型机械以及一些仪器中。
多楔带传动兼有平带传动和 V 带传动的特点， 带轮上有相应的环形轮槽， 传动时靠楔

面的摩擦力工作。 其摩擦力大， 传递功率高， 适用于结构要求紧凑、 传递功率较大及速度较

高的场合。
带传动的主要形式有开口传动 （图 9⁃5a）、 交叉传动 （图 9⁃5b） 和半交叉传动 （图

9⁃5c）。
（1） 开口传动 （opening drive） 　 开口传动是使用较多的一种形式， 其特点为两带轮

的轴线相互平行， 两带轮转向相同， 带轮可双向转动。 安装时， 两带轮的中心平面应

重合。
（2） 交叉传动 （cross drive） 　 交叉传动特点为两带轮的轴线相互平行， 带轮可双向转

动， 但两带轮转向相反。 安装时， 两带轮的中心平面也应重合， 该种传动仅限于普通平带和

441



圆带。
（3） 半交叉传动 （quarter⁃turn drive）　 半交叉传动特点为两带轮的轴线在空间交错， 且

只能单向传动。 安装时， 一个带轮的中心平面必须通过另一个带轮的绕出点。

图 9⁃5　 带传动的形式

二、 V带的结构、 型号和基本尺寸

V 带有普通 V 带、 宽 V 带、 窄 V 带、 大楔角 V 带、 汽车 V 带等类型， 其中普通 V 带和

窄 V 带应用较多。 普通 V 带和窄 V 带由顶胶、 抗拉体、 底胶和包布四部分组成， 如图 9⁃6
所示。 包布由胶帆布制成， 起保护作用； 顶胶和底胶由弹性好的胶料制成， 弯曲时带分别承

受拉伸和压缩； 抗拉体分为帘芯结构 （图 9⁃6a） 和绳芯结构 （图 9⁃6b）， 承受基本拉伸载

荷。 帘芯结构制造方便， 绳芯结构柔性好， 抗弯强度高。 为了提高承载能力， 经常使用化学

纤维绳芯结构的 V 带。
普通 V 带和窄 V 带已标准化， 普通 V 带按其截面尺寸不同可分为 Y、 Z、 A、 B、 C、 D、

E 七种型号， 窄 V 带按其截面尺寸不同分为 SPZ、 SPA、 SPB 和 SPC 四种， 其基本尺寸见表

9⁃1。
当带垂直底边弯曲时， 带中原长度保持不变的一条周线称为节线， 而全部节线所组成的

面称为节面， 节面的宽度称为节宽， 用 bp表示。 V 带的节面在轮槽内的相应位置的宽度称

为轮槽的基准宽度 （bd）， 等于 bp， 用来表示轮槽的特征值， 是带轮和带的基准尺寸。 在轮

槽基准宽度处的直径称为带轮的基准直径 （datumdiameter） （节径） dd （图 9⁃7）。 V 带轮在

规定的张紧力下， 位于测量带轮的基准直径上的周线长度称为基准长度 （datumlength） Ld，
见表 9⁃2。

图 9⁃6　 普通 V 带结构 图 9⁃7　 带轮节径
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表 9⁃1　 普通 V带和窄 V带截面尺寸和线密度 （摘自 GB / T 11544—2012）

型号

普通 V 带 窄 V 带

节宽 bp
/ mm

顶宽 b
/ mm

高度 h
/ mm

楔角 θ
线密度 q
/ （kg / m）

Y

Z

SPZ

A

SPA

B

SPB

C

SPC

D

E

5. 3

8. 5

8

11. 0

11. 0

14. 0

14. 0

19. 0

19. 0

27. 0

32. 0

6

10

13

17

22

32

38

4

6

8

8

10

11

14

14

18

19

23

40°

0. 04

0. 06

0. 07

0. 11

0. 12

0. 20

0. 20

0. 33

0. 37

0. 66

1. 02

表 9⁃2　 普通 V带基准长度 Ld （摘自 GB / T 11544—2012） （单位： mm）

型　 　 号 型　 　 号

Z A B C D E Z A B C D E

406 630 930 1565 2740 4660 1540 1750 2500 4600 9140 16800
475 700 1000 1760 3100 5040 1940 2700 5380 10700
530 790 1100 1950 3330 5420 2050 2870 6100 12200
625 890 1210 2195 3730 6100 2200 3200 6815 13700
700 990 1370 2420 4080 6850 2300 3600 7600 15200
780 1100 1560 2715 4620 7650 2480 4060 9100
920 1250 1760 2880 5400 9150 2700 4430 10700
1080 1430 1950 3080 6100 12230 4820
1330 1550 2180 3520 6840 13750 5370
1420 1640 2300 4060 7620 15280 6070

三、 带传动的特点及应用范围

1. 特点

与其他的传动相比， 带传动的优点：
1） 带具有弹性， 能缓冲、 吸振， 传动平稳， 噪声小。
2） 过载时将引起带在带轮上打滑， 因而可以防止其他零件的损坏， 起安全保护作用。
3） 中心距变化范围大， 适宜远距离传动。
4） 结构简单， 制造和安装精度不像啮合传动那样严格， 价格低廉。
5） 维护方便， 不需要润滑等。
与齿轮传动相比， 带传动的缺点：
1） 摩擦型带传动不能保持准确的传动比， 带在带轮上有相对滑动。
2） 传动效率较低， 带的寿命较短。
3） 传递同样大的圆周力时， 轮廓尺寸和轴上的压力较大。
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4） 需要张紧， 支承带轮的轴和轴承受力较大。
5） 不宜用于高温、 易燃等场合。
2. 应用范围

带传动不适用于大功率传动。 平带传动传递的功率一般不大于 500kW， V 带传动传递的

功率一般不大于 700kW。 带的速度一般为 5 ～ 25m / s， 若带速太小 （小于或等于 5m / s）， 则

带传动尺寸过大而不经济； 若带速太大 （大于 25m / s）， 则离心力迅速增大又会使带与带轮

间的压缩程度减小， 传动能力降低。 带传动效率为 η= 0. 94～0. 97， 传动比 i≤7， 一般取 i =
2～4。 在多级传动系统中， 带传动常被放在高速级上。

第二节　 带传动的工作情况分析

一、 带传动的受力分析

摩擦型带传动依靠带与带轮之间的正压力进而产生摩擦力来传递运动和动力， 因此安装

时带以一定的初拉力张紧在两带轮上， 使带与带轮的接触面上产生必要的正压力 （positive⁃
pressure）。 当带传动未工作时， 带的两边受相同的初拉力 （ initial tension） F0 （图 9⁃8a）。
当带传动工作时， 主动轮以转速 n1 旋转， 其作用在带上的摩擦力与 n1 转向相同； 由于带和

带轮的接触面上的摩擦力作用， 使从动轮以转速 n2 转动， 而从动轮作用在带上的摩擦力与

n2 转向相反。 这就造成带两边的拉力不相等。 带绕上主动轮的一边被拉紧， 称为紧边， 其

拉力由 F0增加到 F1； 带离开主动轮的一边被放松， 称为松边， 其拉力由 F0减小到 F2 （图
9⁃8b）。 F1 和 F2 分别为紧边拉力和松边拉力。 如果认为带传动工作时的总长不变， 则紧边

拉力的增加量等于松边拉力的减少量， 即

F1-F0 =F0-F2⇒F0 =
1
2
（F1+F2） （9⁃1）

图 9⁃8　 带传动受力分析

工作时， 带的紧边与松边的拉力差 （F1-F2） 就是带传动中起传递功率作用的拉力， 称

为有效拉力， 以 Fe来表示。 其大小等于带与带轮接触面间摩擦力的总和 Ff， 即

Fe =Ff =F1-F2 （9⁃2）

紧边拉力

松边拉力

F1 =F0+
1
2
Fe

F2 =F0-
1
2
Fe

〓

〓

〓

〓
〓

〓
〓

（9⁃3）
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摩擦力 Ff随着有效拉力 Fe的变化而变化， 当有效拉力增大到一定数值时， 摩擦力变化

到其最大极限值 Fflim。 若有效拉力 Fe继续增大， 则带与带轮之间开始发生相对滑动， 即开

始打滑。
设带即将开始打滑时， 即 Ff达到最大极限值 Fflim， 紧边拉力 F1 与松边拉力 F2 的关系

可用柔韧体摩擦的欧拉公式表示

F1

F2
=efα （9⁃4）

式中， e 为自然对数的底； f 为摩擦因数， 对于 V 带传动， 用当量摩擦因数 fv = f / sin（φ /
2）， φ 为带轮槽角 （grooveangle）； α 为带在小带轮上的包角 （cornerite）， 计算时应代入弧

度制 （rad）。
由式 （9⁃3） 和式 （9⁃4） 可得

Fflim = 2F0
efα-1
efα+1

=F1 1- 1
efα

〓

〓
〓

〓

〓
〓 （9⁃5）

F1 =Fe
efα

efα-1
（9⁃6）

F2 =Fe
1

efα-1
（9⁃7）

由式 （9⁃5） 可知， Fflim与初拉力 F0、 包角 α 和摩擦因数 f 有关。
1） 初拉力 F0。 F0越大， 带与带轮之间的正压力越大， 传动时的摩擦力也就越大。 若

F0过小， 则达不到带传动所需的摩擦力， 带的传动能力不能充分发挥， 容易发生跳动和打

滑； 但 F0过大， 会使带的寿命降低， 轴和轴承的径向载荷增大。
2） 包角 α。 α 越大， Fflim越大。 因为 α 增加， 带与带轮间的接触弧变长， 接触面上所

产生的总摩擦力也就越大， 从而传递载荷的能力提高。
3） 摩擦因数 f。 f 越大， Fflim也越大， 传动的能力也提高。 摩擦因数与带和带轮的材料、

表面状况和工作环境条件等有关。

二、 带传动的应力分析

带传动在工作时， 带的横截面内应力由三部分组成： 因传递载荷而产生的拉应力 σ， 由

离心力引起的离心拉力产生的离心拉应力 σc， 带绕带轮弯曲产生的弯曲应力 σb。
1. 拉应力 σ （tensile stress）

紧边拉应力 σ1 =
F1

A

松边拉应力 σ2 =
F2

A

〓

〓

〓

〓
〓〓

〓
〓〓

（9⁃8）

式中， A 为带的横截面积 （mm2）。
2. 离心拉应力 σc （centrifugal stress）
当传动带以速度 v 沿着带轮轮缘做圆周运动时， 带本身的质量也将引起离心力。 离心力

对带产生的离心拉力 Fc = qv2， 它产生的离心拉应力 σc在带的横截面上都是相等的。
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σc =
Fc

A
= qv

2

A
（9⁃9）

式中， q 为传动带的线密度 （kg / m）， 见表 9⁃1； v 为带的线速度 （m / s）。
3. 弯曲应力 σb （flexural stress）
当带绕过带轮时， 由于弯曲在其横截面上产生弯曲应力 σb。 根据材料力学中的平面弯

曲应力公式有

σb =
2Ey
dd

≈E h
dd

（9⁃10）

式中， E 为带的弹性模量 （MPa）； y 为中性层至最外层距离 （mm）； h 为带厚 （mm）；
dd为带轮的基准直径 （mm）。

由上式可知， 带轮的基准直径越大， 带越薄， 带的弯曲应力就越小， 因此有 σb2≤σb1。
带传动工作时， 带上某点的应力是随着该点运行位置的变化而不断改变的， 且呈周期性

变化， 图 9⁃9 表示带传动中带的应力分布情况。 其最大应力发生在带的紧边开始绕上小带轮

处， 此处的最大应力值为

σmax =σ1+σc+σb1 （9⁃11）

图 9⁃9　 传动带中的应力分布

三、 传动的运动分析

带是弹性体， 传动带在工作时受到拉力的作用要产生弹性变形。 由于紧边和松边所受到

图 9⁃10　 带传动的运动分析

的拉力不同， 其所产生的弹性变形也不同，
如图 9⁃10 所示。 当传动带绕过主动轮从 A1

点转到 B1 点时， 其所受的拉力从紧边拉力

F1 逐渐降低到松边拉力 F2， 带的弹性变形

量会逐渐减小， 使带在运动过程中相对于主

动带轮产生微小的后缩运动， 致使传动带的

速度低于主动轮的圆周速度 v1， 即 v带 <v1。
同样， 当传动带绕过从动轮从 A2 点转到 B2

点时， 带的拉力从松边拉力 F2 逐渐上升至紧边拉力 F1， 带的弹性变形量也会逐渐增大， 使
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带在运动过程中相对于从动带轮产生微小的前伸运动， 致使传动带的速度高于从动轮的圆周

速度 v2， 即 v带>v2。 这种由于带的弹性变形引起的带与带轮间的微量滑动， 称为带传动的弹

性滑动 （elasticity sliding motion）。 因为带是弹性体， 在带传动过程中总会有紧边和松边， 所

以弹性滑动是带传动固有的一种属性， 无法避免。
由于弹性滑动使得从动轮的圆周速度 v2 要低于主动轮的圆周速度 v1， 由此定义弹性滑

动率 （elastic slip rate） ε 为

ε=
v1-v2
v1

×100% （9⁃12）

式中， v1 为主动轮的圆周速度； v2 为从动轮的圆周速度。
其中

v1 =
πdd1n1

60×1000

v2 =
πdd2n2

60×1000

〓

〓

〓

〓
〓〓

〓
〓〓

（9⁃13）

式中， d1、 d2 的单位为 mm； n1、 n2 的单位为 r / min； v1、 v2 的单位为 m / s。
将式 （9⁃13） 代入式 （9⁃12） 得到带传动的平均传动比为

i=
n1

n2
=

dd2

dd1（1-ε）
（9⁃14）

相对滑动率 ε 与带的材料和受力大小有关， 不能得到准确的恒定值。 因在一般带传动

中， 滑动率不大 （ε= 1%～2%）， 故在计算中可不予考虑， 此时式 （9⁃14） 简化为

i=
n1

n2
≈

dd2

dd1
（9⁃15）

随着带传动所传递的功率逐渐增加， 要求的有效拉力 Fe也随之增加； 当有效拉力达到

或超过带与带轮之间摩擦力总和的极限值时， 带与带轮将在整个接触弧上发生显著滑动， 这

种现象称为打滑。 打滑是带传动的一种主要失效形式， 会使带传动的运动处于不稳定状态，
带会受到严重的磨损， 不能正常工作， 这是必须避免的。

第三节　 普通 V 带传动设计

一、 带传动的失效形式及设计准则

1. 主要失效形式

（1） 打滑　 当有效拉力超过带与带轮间摩擦力总和的极限值时， 则出现过载打滑， 破

坏带传动的正常工作， 使传动失效。
（2） 疲劳破坏 （fatigue rupture） 　 由前面分析可知， 带是在变应力状态下反复工作的，

因而会发生裂纹、 脱层、 松散， 甚至断裂。
2. 设计准则 （design criteria）
打滑和疲劳破坏这两种主要失效形式决定了带传动的承载能力， 故带传动的设计准则

为： 在保证带传动不打滑的前提下， 使带具有一定的疲劳强度 （fatigue） 和寿命 （life）。
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根据设计准则， 欲使带不打滑， 则带的有效拉力 Fe必须满足

Fe = 1000 P
v
≤F1 1- 1

efα
〓

〓
〓

〓

〓
〓 （9⁃16）

欲使带具有一定的疲劳强度， 则必须满足下列的强度条件

σmax =σ1+σc+σb1≤[σ] （9⁃17）

或 σ1 =
F1

A
≤[σ]-σc-σb1 （9⁃18）

由式 （9⁃16）、 式 （9⁃17） 和式 （9⁃18） 可得到单根普通 V 带既不打滑又具有一定疲劳

强度的传动功率 P0， 称为带的基本额定功率

P0 =
Fev
1000

=（[σ]-σc-σb1） 1- 1
efα

〓

〓
〓

〓

〓
〓

Av
1000

（9⁃19）

单根普通 V 带的基本额定功率 P0是通过试验得到的。 试验条件为： 包角 α1 = α2 = 180°
（ i= 1）、 特定带长 Ld、 应力循环次数为 108 ～109、 载荷平稳等。 其值见表 9⁃3。

表 9⁃3　 单根普通 V带的基本额定功率 P0 （单位： kW）

带型
小带轮基准直径

dd1 / mm

小带轮转速 n1 / （ r / min）

400 730 800 980 1200 1450 2800

Z 型

50 0. 06 0. 09 0. 10 0. 12 0. 14 0. 16 0. 26
63 0. 08 0. 13 0. 15 0. 18 0. 22 0. 25 0. 41
71 0. 09 0. 17 0. 20 0. 23 0. 27 0. 31 0. 50
80 0. 14 0. 20 0. 22 0. 26 0. 30 0. 36 0. 56

A 型

75 0. 26 0. 42 0. 45 0. 52 0. 60 0. 68 1. 00
90 0. 39 0. 63 0. 68 0. 79 0. 93 1. 07 1. 64
100 0. 47 0. 77 0. 83 0. 97 1. 14 1. 32 2. 05
112 0. 56 0. 93 1. 00 1. 18 1. 39 1. 62 2. 51
125 0. 67 1. 11 1. 19 1. 40 1. 66 1. 93 2. 98

B 型

125 0. 84 1. 34 1. 44 1. 67 1. 93 2. 20 2. 96
140 1. 05 1. 69 1. 82 2. 13 2. 47 2. 83 3. 85
160 1. 32 2. 16 2. 32 2. 72 3. 17 3. 64 4. 89
180 1. 59 2. 61 2. 81 3. 30 3. 85 4. 41 5. 76
200 1. 85 3. 05 3. 30 3. 86 4. 50 5. 15 6. 43

C 型

200 2. 41 3. 80 4. 07 4. 66 5. 29 5. 86 5. 01
224 2. 99 4. 78 5. 12 5. 89 6. 71 7. 47 6. 08
250 3. 62 5. 82 6. 23 7. 18 8. 21 9. 06 6. 56
280 4. 32 6. 99 7. 52 8. 65 9. 81 10. 74 6. 13
315 5. 14 8. 34 8. 92 10. 23 11. 53 12. 48 4. 16
400 7. 06 11. 52 12. 10 13. 67 15. 04 15. 51 —

二、 单根 V带的额定功率及其传动几何尺寸计算

1. 单根 V带的额定功率计算

在实际的工作条件下， 由上述基本额定功率 P0 加上额定功率增量 ΔP0 再乘以相应的修
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正系数得到单根普通 V 带的额定功率 [P]。 其计算式为

[P] =（P0+ΔP0）KαKL （9⁃20）
式中， ΔP0 为考虑传动比影响时单根普通 V 带的额定功率增量， 见表 9⁃4； Kα 为包角

修正系数， 见表 9⁃5； KL 为带长修正系数， 见表 9⁃6。
表 9⁃4　 单根普通 V带的额定功率增量 ΔP0

带型
小带轮转速

n1 / （ r / min）

传动比 i

1. 00～
1. 01

1. 02～
1. 04

1. 05～
1. 08

1. 09～
1. 12

1. 13～
1. 18

1. 19～
1. 24

1. 25～
1. 34

1. 35～
1. 51

1. 52～
1. 99

≥2. 0

Z 型

400 0. 00 0. 00 0. 00 0. 00 0. 00 0. 00 0. 00 0. 00 0. 01 0. 01

730 0. 00 0. 00 0. 00 0. 00 0. 00 0. 00 0. 01 0. 01 0. 01 0. 02

800 0. 00 0. 00 0. 00 0. 00 0. 01 0. 01 0. 01 0. 01 0. 02 0. 02

980 0. 00 0. 00 0. 00 0. 01 0. 01 0. 01 0. 01 0. 02 0. 02 0. 02

1200 0. 00 0. 00 0. 01 0. 01 0. 01 0. 01 0. 02 0. 02 0. 02 0. 03

1450 0. 00 0. 00 0. 01 0. 01 0. 01 0. 02 0. 02 0. 02 0. 02 0. 03

2800 0. 00 0. 01 0. 02 0. 02 0. 03 0. 03 0. 03 0. 04 0. 04 0. 04

A 型

400 0. 00 0. 01 0. 01 0. 02 0. 02 0. 03 0. 03 0. 04 0. 04 0. 05

730 0. 00 0. 01 0. 02 0. 03 0. 04 0. 05 0. 06 0. 07 0. 08 0. 09

800 0. 00 0. 01 0. 02 0. 03 0. 04 0. 05 0. 06 0. 08 0. 09 0. 10

980 0. 00 0. 01 0. 03 0. 04 0. 05 0. 06 0. 07 0. 08 0. 10 0. 11

1200 0. 00 0. 02 0. 03 0. 05 0. 07 0. 08 0. 10 0. 11 0. 13 0. 15

1450 0. 00 0. 02 0. 04 0. 06 0. 08 0. 09 0. 11 0. 13 0. 15 0. 17

2800 0. 00 0. 04 0. 08 0. 11 0. 15 0. 19 0. 23 0. 26 0. 30 0. 34

B 型

400 0. 00 0. 01 0. 03 0. 04 0. 06 0. 07 0. 08 0. 10 0. 11 0. 13

730 0. 00 0. 02 0. 05 0. 07 0. 10 0. 12 0. 15 0. 17 0. 20 0. 22

800 0. 00 0. 03 0. 06 0. 08 0. 11 0. 14 0. 17 0. 20 0. 23 0. 25

980 0. 00 0. 03 0. 07 0. 10 0. 13 0. 17 0. 20 0. 23 0. 26 0. 30

1200 0. 00 0. 04 0. 08 0. 13 0. 17 0. 21 0. 25 0. 30 0. 34 0. 38

1450 0. 00 0. 05 0. 10 0. 15 0. 20 0. 25 0. 31 0. 36 0. 40 0. 46

2800 0. 00 0. 10 0. 20 0. 29 0. 39 0. 49 0. 59 0. 69 0. 79 0. 89

C 型

400 0. 00 0. 04 0. 08 0. 12 0. 16 0. 20 0. 23 0. 27 0. 31 0. 35

730 0. 00 0. 07 0. 14 0. 21 0. 27 0. 34 0. 41 0. 48 0. 55 0. 62

800 0. 00 0. 08 0. 16 0. 23 0. 31 0. 39 0. 47 0. 55 0. 63 0. 71

980 0. 00 0. 09 0. 19 0. 27 0. 37 0. 47 0. 56 0. 65 0. 74 0. 83

1200 0. 00 0. 12 0. 24 0. 35 0. 47 0. 59 0. 70 0. 82 0. 94 1. 06

1450 0. 00 0. 14 0. 28 0. 42 0. 58 0. 71 0. 85 0. 99 1. 14 1. 27

2800 0. 00 0. 27 0. 55 0. 82 1. 10 1. 37 1. 64 1. 92 2. 19 2. 47

表 9⁃5　 包角修正系数 Kα

小带轮包角 180° 175° 170° 165° 160° 155° 150° 145°

Kα 1 0. 99 0. 98 0. 96 0. 95 0. 93 0. 92 0. 91

小带轮包角 140° 135° 130° 125° 120° 110° 100° 90°

Kα 0. 89 0. 88 0. 86 0. 84 0. 82 0. 78 0. 74 0. 69
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表 9⁃6　 带长修正系数 KL

基准长度 Ld

/ mm

KL

Y Z A B C

基准长度 Ld

/ mm

KL

Y Z A B C

200 0. 81 2000 1. 03 0. 98 0. 88
224 0. 82 2240 1. 06 1. 00 0. 91
250 0. 84 2500 1. 09 1. 03 0. 93
280 0. 87 2800 1. 11 1. 05 0. 95 0. 83
315 0. 89 3150 1. 13 1. 07 0. 97 0. 86
355 0. 92 3550 1. 17 1. 10 0. 98 0. 89
400 0. 96 0. 87 4000 1. 19 1. 13 1. 02 0. 91
450 1. 00 0. 89 4500 1. 15 1. 04 0. 93 0. 90
500 1. 02 0. 91 5000 1. 18 1. 07 0. 96 0. 92
560 0. 94 5600 1. 09 0. 98 0. 95
630 0. 96 0. 81 6300 1. 12 1. 00 0. 97
710 0. 99 0. 82 7100 1. 15 1. 03 1. 00
800 1. 00 0. 85 8000 1. 18 1. 06 1. 02
900 1. 03 0. 87 0. 81 9000 1. 21 1. 08 1. 05
1000 1. 06 0. 89 0. 84 10000 1. 23 1. 11 1. 07
1120 1. 08 0. 91 0. 86 11200 1. 14 1. 10
1250 1. 11 0. 93 0. 88 12500 1. 17 1. 12
1400 1. 14 0. 96 0. 90 14000 1. 20 1. 15
1600 1. 16 0. 99 0. 93 0. 84 16000 1. 22 1. 18
1800 1. 18 1. 01 0. 95 0. 85

2. 带传动的几何尺寸计算

带传动的几何尺寸如图 9⁃11 所示。 其主要的几何参数有带轮直径 dd、 中心距 a、 包角 α

图 9⁃11　 带传动的几何尺寸

和带长 Ld等。 带轮直径 dd1、 dd2在 V 带传

动中通常指小、 大带轮的基准直径； 中心

距 a 为带处于规定张紧状态时， 两带轮轴

线之间的距离； 包角 α1、 α2 分别为带与

小、 大带轮相接触圆弧所对应的圆心角；
带长 Ld在 V 带传动中为基准长度。

由图 9⁃11 可知　 　

Ld = 2acosβ+（π-2β）
dd1

2
+（π+2β）

dd2

2
（9⁃21）

式中， β≈sinβ=
d2-d1

2a
， cosβ= 1-2 sin2 β

2
〓

〓
〓

〓

〓
〓 ≈1-β

2

2
， 代入式 （9⁃21） 并化简得

Ld≈2a+ π
2
（dd1+dd2）+

（dd2-dd1） 2

4a
（9⁃22）

由式 （9⁃22） 可得

4a2+[π（dd1+dd2）-2Ld]a+
（dd2-dd1） 2

2
≈0 （9⁃23）

解得
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a≈ 1
8 2Ld-π（dd1+dd2）+ [2Ld-π（dd1+dd2）] 2-8 （dd2-dd1） 2{ } （9⁃24）

α1 = 180°-2β 180°
π

≈180°-57. 3°×
dd2-dd1

a
（9⁃25）

α2 = 180°+2β 180°
π

≈180°+57. 3°×
dd2-dd1

a
（9⁃26）

三、 普通 V带传动的设计步骤及参数选择

普通 V 带传动设计计算的已知条件和原始数据为： 传动的用途和工作情况， 主、 从动

带轮的转速 n1、 n2 （或传动比）， 传递功率 P， 传动位置的要求， 原动机额定功率和转速

等。 需要确定的设计内容为： V 带的型号、 长度和根数， 带轮的结构尺寸和材料， 传动中心

距， 带的初拉力和压轴力， 张紧以及防护装置等。
其设计步骤及参数选择如下：
1. 确定设计功率 Pd （design power）
设计功率 Pd 是根据传递功率 P、 载荷的性质、 原动机种类和每日工作时间的长短等因

素来确定的， 即

Pd =KAP （9⁃27）
式中， Pd 为设计功率 （kW）； KA 为工况系数， 见表 9⁃7； P 为所需的传递功率， （kW）。

表 9⁃7　 工况系数 KA

工　 　 况

KA

空、轻载起动 负载起动

每天工作小时数 / h

<10 10～16 >16 <10 10～16 >16

载荷变动最小
　 液体搅拌机、通风机和鼓风机（≤7. 5kW）、离
心式液压泵和压缩机、轻载荷输送机

1. 0 1. 1 1. 2 1. 1 1. 2 1. 3

载荷变动小

　 带 式 输 送 机 （ 不 均 匀 载 荷 ）、 通 风 机 （ >
7. 5kW）、旋转式液压泵和压缩机（非离心式）、发
电机、印刷机、金属切削机床、旋转筛、锯木机和

木工机械

1. 1 1. 2 1. 3 1. 2 1. 3 1. 4

载荷变动较大

　 制砖机、斗式提升机、往复式液压泵和压缩机、
起重机、磨粉机、冲剪机床、振动筛、橡胶机械、纺
织机械、重载输送机

1. 2 1. 3 1. 4 1. 4 1. 5 1. 6

载荷变动很大
　 破碎机（旋转式、颚式等）、磨碎机（球磨、棒
磨、管磨）

1. 3 1. 4 1. 5 1. 5 1. 6 1. 8

　 　 注： 空、 轻载起动———电动机 （交流起动、 三角起动、 直流并励）， 四缸以上的内燃机， 装有离心式离合器、 液力

联轴器的动力机； 负载起动———电动机 （联机交流起动、 直流复励或串励）、 四缸以下的内燃机。

对于反复起动、 正反转频繁、 工作条件恶劣等场合， 其 KA 应乘上 1. 2； 张紧轮在松边

外侧或紧边内侧， KA 加 0. 1， 在紧边外侧加 0. 2。
2. 选择带型

根据设计功率 Pd 和小带轮转速 n1 按图 9⁃12 初步选择 V 带的型号。 若图中对应点位于

两种型号的交界附近处， 则这两种带型都可作为设计中的带型。 所选带型是否符合要求， 需
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要考虑传动的空间尺寸要求以及带的根数等最后确定。

图 9⁃12　 普通 V 带型号选择图

3. 确定带轮基准直径 dd1和 dd2
普通 V 带传动的国家标准中规定了带轮的最小基准直径和带轮的基准直径系列， 见表

9⁃8。 带轮基准直径越小， 带传动结构越紧凑， 但带内受到的弯曲应力越大， 导致带的疲劳

断裂。 为使带具有一定的疲劳寿命， 确定小带轮基准直径时， 应使 dd1≥ddmin， 并取标准直

径， 见表 9⁃8。

表 9⁃8　 V带轮最小基准直径及基准直径系列 （单位： mm）

带型号 Y Z A B C D E

ddmin 20 50 75 125 200 355 500

基准直径系列

　 20、22. 4、25、28、31. 5、35. 5、40、45、50、56、63、71、80、85、90、95、100、106、112、118、125、132、140、150、
160、170、180、200、212、224、236、250、265、280、315、355、375、400、425、450、475、500、530、560、630、710、
800、900、1000、1120、1250、1600、2000、2500

传动比要求精确时， 大带轮基准直径依据 dd2 = idd1（1-ε）=
n1

n2
dd1（1-ε） 计算； 一般情况

下可以忽略滑动率的影响， 则有 dd2 = idd1 =
n1

n2
dd1， 并按表 9⁃8 圆整为最接近的标准值。

4. 验算带速

根据式 （9⁃13） 计算带速。 带速不宜过低或过高， 一般应使 v = 5～ 25m / s， 最高不超过

30m / s。
带速太高， 带内应力循环次数增加， 容易出现疲劳损坏； 且离心力大， 使带与带轮之间

的正压力减小， 传动能力下降， 容易打滑。 带速太低， 则有效拉力越大， 使带的根数过多，
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带轮宽度、 轴径和轴承尺寸都要随之变大。 若带速 v 过低或过高， 可调整 dd1或 n1 的大小。
5. 确定中心距 a、 带的基准长度 Ld
中心距 a 的大小与传动尺寸和带在单位时间内的绕转次数有直接关系。 中心距大， 传动

尺寸就变大， 但单位时间内带绕转次数减少， 可增加带的疲劳寿命， 同时使包角增大， 传动

能力得到提高。 一般可按下式初选中心距 a0， 即

0. 7（dd1+dd2）≤a0≤2（dd1+dd2） （9⁃28）
根据初选中心距 a0 和带轮的基准直径可计算出带长 Ld0， 即

Ld0 = 2a0+
π
2
（dd1+dd2）+

（dd2-dd1） 2

4a0
（9⁃29）

由初选带长 Ld0在表 9⁃2 中查取相近的基准长度 Ld， 然后再确定实际的中心距

a=A+ A2-B

式中， A=
Ld

4
-
π（dd1+dd2）

8
， B=

（dd2-dd1） 2

8
。

6. 验算包角

包角对于两个带轮的大小是不同的， 小带轮包角 α1 小于大带轮包角 α2， 故打滑常出现

在小带轮上， 为避免影响传动能力， 应验算小带轮包角 α1， 一般要求 α1≥120° （至少大于

90°）， 即小带轮包角

α1 = 180°-
dd2-dd1

a
×57. 3°≥120° （9⁃30）

7. 确定带的根数 z

z≥
Pd

[P]
=

Pd

（P0+ΔP0）KαKL
（9⁃31）

式中， Pd 为设计功率 （kW）； 其余符号含义同式 （9⁃20）。
带的根数应进行圆整， 通常 z<10。 若 z 过大， 则应改选带轮基准直径或改选带型， 重新

计算。
8. 确定初拉力 F0

初拉力 F0 小， 传动能力低， 易出现打滑； 初拉力 F0 过大， 则带的疲劳寿命低， 对轴及

轴承的作用力也大。 一般认为单根 V 带的初拉力应为

F0 = 500×
（2. 5-Kα）Pd

Kα zv
+qv2 （9⁃32）

式中， 各符号的意义和单位同前述。

图 9⁃13　 初拉力的测定

对于新安装的 V 带， 初拉力应为上述计

算值的 1. 5 倍； 运转后的 V 带初拉力应为计

算值的 1. 3 倍。
安装时， 为保证初拉力 F0 大于上述值，

可用下述方法进行检测。 如图 9⁃13 所示，
通常是在带与带轮两切点的跨度中点 M 处

施加一个规定的、 与带边垂直的载荷 G， 使
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图 9⁃14　 压轴力计算示意图

带在 每 100mm 上 产 生 的 挠 度 y 为

1. 6mm （1. 8°）。
9. 计算压轴力 FQ

为了设计安装在带轮的轴和轴承，
需要计算 V 带对轴的压力 FQ， 忽略带

两边的拉力差， FQ 可近似按带两边的

初拉力 F0 的合力计算 （图 9⁃14）， 即

FQ≈2zF0sin
α1

2
（9⁃33）

式中各符号含义同前述。

第四节　 带传动的结构设计

一、 V带带轮的材料及结构设计

设计带轮时应使重量轻且分布均匀、 结构工艺性好， 铸造内应力小； 转速高时需要进行

动平衡； 轮槽的工作表面应精细加工， 以减少 V 带的磨损。
1. 带轮的材料 （material）
带轮的材料常用灰铸铁、 钢、 铝合金和工程塑料等。 其中灰铸铁应用最广， 当圆周速度

v≤30m / s 时用 HT150 或 HT200， v>25 ～ 45m / s 时常采用铸钢或轻质合金； 在高速、 大直径

的传动中， 重量轻、 制造迅速方便的焊接带轮常被采用； 小功率传动可用铸铝、 木材和塑

料； 家用电器、 农业机械和汽车的辅助传动装置中常采用钢板冲压或旋压带轮。
2. 带轮的结构设计 （structural design）
普通 V 带轮由轮缘、 轮辐和轮毂三部分组成。 与轴相连接的部分称为轮毂， 外圈环形

的带轮部分称为轮缘， 连接轮毂与轮缘的部分称为轮辐， 轮辐部分有实心、 腹板 （孔板）
和椭圆轮辐等三种。

普通 V 带轮的基准直径系列见表 9⁃8。
带轮的结构形式 （图 9⁃15） 取决于带轮的基准直径。 当带轮基准直径 dd≤2. 5d （d 为

安装带轮的轴的直径， mm）， 可采用实心式， 如图 9⁃15a 所示； 当 dd≤300mm 时， 可采用

腹板式， 如图 9⁃15b 所示； 当 dd ≤300mm， 且 D1 -d1 ≥100mm 时， 可采用孔板式， 如图

9⁃15c所示； 当 dd>300mm 时， 可采用轮辐式， 轮辐数目常取 4、 6 或 8， 如图 9⁃15d 所示。

二、 带传动的张紧装置、 安装与维护

1. 带传动的张紧装置

各种传动带都不是完全的弹性体， 在张紧力的作用下工作一段时间后， 会产生塑性变形

而松弛； 同时由于带的蠕变和磨损的存在， 也会使初拉力 F0 下降， 传动能力下降， 甚至失

效无法正常工作， 所以为保证带传动正常工作， 必须定期检查初拉力的大小， 发现不足时应

补充张紧。 常见的张紧装置有：
（1） 定期张紧装置　 图 9⁃16a、 b 是采用滑轨和调节螺钉或采用摆动架和调节螺栓改变
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图 9⁃15　 V 带带轮的结构

　 　 d1 =（1. 8～2）d， d 为轴的直径　 　 　 D0 =（D1+d1） / 2　 　 　 　 　 　 　 　 d0 =（0. 2～0. 3）（D1-d1）

L=（1. 5～2）d； 当 B<1. 5d 时， L=B　 　 　 　　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 h1 = 290 3 P / （nza）

S=
1
7

～
1
4（ ） B　 　 　 　 　 　 　 　 　 　b1 = 0. 4h1 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　b2 = 0. 8b1

h2 = 0. 81h1 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 f1 = 0. 2h1 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　f2 = 0. 2h2

式中， P 为传递的功率 （kW）； n 为带轮的转速 （r / min）； za 为轮辐数目。

中心距的张紧方法。
（2） 自动张紧装置　 图 9⁃17 是采用重力和带轮上的制动力矩， 使带轮随浮动架绕固定

轴摆动而改变中心距的自动张紧方法。
（3） 采用张紧轮的张紧装置 　 当中心距不能调节时， 可采用张紧轮将带张紧 （图

9⁃18）。 设置张紧轮应注意：
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图 9⁃16　 带的定期张紧装置

图 9⁃17　 带的自动张紧装置 图 9⁃18　 张紧轮张紧装置

1） 一般将张紧轮放在松边内侧， 使带只受单向弯曲。
2） 张紧轮还应尽量靠近大带轮， 以免减少带在小带轮上的包角。
3） 张紧轮的轮槽尺寸与带轮的相同， 且直径小于小带轮的直径。
2. 带传动的安装与维护

为了能保证带传动的正常工作并具有一定的预期寿命， 必须正确安装、 使用和妥善保养

带轮机构， 具体应做到以下几点：
1） 安装时， 两带轮轴线须平行且两轮轮槽要对正， 先缩短轴间距， 套上带后再拉紧，

轮槽中的 V 带要保证位置正确， 安装在轴上的带轮不得摇摆。
2） 使用时应避免带与酸、 油等腐蚀性介质接触， 避免日光直接暴晒或在高温下工作。
3） 定时检查带的工作状况， 若其中一根或几根已松弛或有磨损， 则应全部换成新带。
【例 9⁃1】　 设计一带式输送机中用的普通 V 带传动。 已知 Y100L2—4 异步电动机额定

功率 P= 3kW， 满载转速 n1 = 1430r / min， 从动轮转速 n2 = 410r / min， 两班制工作， 要求中心

距 a≤600mm。
解： （1） 计算设计功率 Pd 　 由表 9⁃7 查得 KA = 1. 2， 故

Pd =KAP= 1. 2×3kW=3. 6kW
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（2） 选择带型　 根据 Pd = 3. 6kW， n1 = 1430r / min， 由图 9⁃12 初步选用 A 型。

（3） 确定带轮基准直径 dd1和 dd2 　 由表 9⁃8 取 dd1 = 100mm， dd2 =
n1

n2
dd1（1-ε）=

1430
410

×

（1-0. 02）×100mm= 341. 8mm
由表 9⁃8 取 dd2 = 355mm。
（4） 验算带速

v=
πdd1n1

60×1000
=π×100×1430

60×1000
m / s= 7. 48m / s

在 5～25m / s 范围内， 带速合适。
（5） 确定中心距 a、 带长 Ld 　 符合 0. 7 （dd1+dd2）≤a0≤2（dd1+dd2）， 因此初选中心距

a0 = 450mm。
由式 （9⁃29） 得

　 　 　 　 　 　 Ld0 = 2a0+
π
2
（dd1+dd2）+

（dd2-dd1） 2

4a0

= 2×450mm+3. 14
2

×（100+355）mm+（355-100）
2

4×450
mm

= 1650. 5mm
由表 9⁃2 对 A 型带选用基准长度 Ld = 1750mm， 然后计算实际中心距

A=
Ld

4
-
π（dd1+dd2）

8
= 1750

4
mm-3. 14×（100+355）

8
mm= 258. 9mm

B=
（dd2-dd1） 2

8
=（355-100） 2

8
mm= 8128. 1mm

a=A+ A2-B = 258. 9mm+ 258. 92-8128. 1mm= 501. 6mm
取 a= 500mm。

（6） 验算包角　 小带轮包角

α1 = 180°-
dd2-dd1

a
×57. 3° = 180°-355

-100
500

×57. 3°≈150. 8°>120°

包角合适。

（7） 确定带的根数 z　 因 dd1 = 100mm， i=
dd2

dd1（1-ε）
= 355
100×（1-0. 02）

≈3. 62， n1 = 1430r /

min， 查表 9⁃3 并插值得 P0 = 1. 31kW； 查表 9⁃4 并插值得 ΔP0 = 0. 17kW； 因 α1 = 150. 8°， 查

表 9⁃5 并插值得 Kα = 0. 92； 因 Ld = 1750mm， 查表 9⁃6 并插值得 KL = 1. 01。
由式 （9⁃31） 得

z≥
Pd

[P]
=

Pd

（P0+ΔP0）KαKL
= 3. 6
（1. 31+0. 17）×0. 92×1. 01

= 2. 6

取 z= 3 根。
（8） 确定初拉力 F0 　 前面已计算得到 v= 7. 48m / s， 由式 （9⁃32） 得单根 V 带的初拉力

F0 = 500×
（2. 5-Kα）Pd

Kα zv
+qv2
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= 500N×（2. 5-0. 92）×3. 6
0. 92×3×7. 48

+0. 11×7. 482N

= 143. 9N
（9） 计算压轴力 FQ 　 由式 （9⁃33） 得压轴力

FQ = 2zF0sin
α1

2
= 2×3×143. 9N×sin 150. 8°

2
〓

〓
〓

〓

〓
〓 = 835. 4N

（10） 带传动的结构设计 （略）。

第五节　 链传动概述

与带传动类似， 链传动主要由具有特殊齿形的主动链轮 （ drive sprocket）、 链条

（chain） 和与主动链轮有相同齿形的从动链轮 （driven sprocket） 组成。 链也是挠性件， 同

样链传动也属于挠性传动， 其通过链条的链节与链轮的轮齿相互啮合实现运动和动力的

传递。

一、 链传动的类型和结构

1. 链传动的类型

链传动按用途可分为用于一般机械中传递运动和动力的传动链 （driving chain）、 在起重

机械中提升重物的起重链 （hoisting chain） 和在运输机械中驱动输送带的牵引链 （hauling
chain）。 其中传动链按链的结构又可分为滚子链 （bush chain， 全称短节距精密滚子链） 传

动、 套筒链 （sleeve⁃type chain） 传动、 齿形链 [gear chain， 又称无声链 （shient chain）] 传

动和板式链 （plate chain） 传动等， 在本节中仅讨论应用最广的滚子链。
2. 滚子链 （bush chain）
滚子链结构如图 9⁃19 所示， 由外链板 1、 内链板 2、 销轴 3、 套筒 4 和滚子 5 组成。 外

链板 1 与销轴 3、 内链板 2 与套筒 4 均采用过盈配合； 滚子 5 与套筒 4、 套筒 4 与销轴 3 均采

用间隙配合。 滚子活套在套筒上， 工作时， 链条与链轮轮齿啮合时， 内、 外链节可自由地相

对转动， 且滚子链与链轮间为滚动摩擦， 这样可减少链与链轮之间的摩擦和磨损。
内外链板一般均制成 8 字形， 以减小链的质量和运动时的惯性力并保持各个横截面具有

大致相等的抗拉强度。
当传递载荷较大时， 可采用双排链或多排链， 如图 9⁃20 所示。 多排链的承载能力与排

数成正比， 排数越多承载能力越强。 但由于安装与制造精度的影响， 排数越多， 各排受力越

不均匀， 会大大降低使用寿命， 故排数一般不超过 3～4。
链的材料和热处理方法在很大程度上决定了链条的使用寿命， 一般链条的各零件由合金

钢或碳钢制成， 均需进行热处理以提高其强度、 耐磨性及耐冲击性。
链条长度以链节数来表示。 链节数最好应取为偶数， 接头处可用开口销 （图 9⁃21a）

或弹簧卡片固定 （图 9⁃21b）。 链节数为奇数时接头处可用过渡链节 （图 9⁃21c）， 过渡链

节在链条受力时还要受到附加弯矩的作用， 强度降低， 所以一般情况下尽量不采用奇数

链节。
链传动最主要的参数为链的节距 p， 即链条上两相邻销轴的轴间距， 如图 9⁃19 所示。 节
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图 9⁃19　 滚子链结构

1—外链板　 2—内链板　 3—销轴

4—套筒　 5—滚子

图 9⁃20　 双排滚子链

图 9⁃21　 链节连接的接头形式

距越大， 链条各零件的结构尺寸越大， 所能承受的载荷也越大， 但转动就越不稳定。
滚子链已标准化， 考虑到国际上几乎所有国家的链节距均用英制单位， 我国链条标准

GB / T 1243—2006 中规定节距用英制折算成米制的单位， 表 9⁃9 列出了 GB / T 1243—2006 规

定的滚子链的基本参数和尺寸。 其节距值为表中的链号数乘以 25. 4 / 16mm， 后缀 A、 B 分别

为传动链源于美国、 英国的标准， 其中常用的是 A 系列。
表 9⁃9　 滚子链的基本参数和尺寸 （摘自 GB / T 1243—2006） （单位： mm）

链号 节距 p
滚子外径

d1

销轴直径

d2

内链板内

宽 b1

内链板高

度 h2
排距 pt

单排极限拉伸

载荷 Flim / kN
单排质量

q（kg / m）
08B 12. 70 8. 51 4. 45 7. 75 11. 81 13. 92 17. 8 0. 70

08A 12. 70 7. 95 3. 98 7. 85 12. 07 14. 38 13. 9 0. 60

10A 15. 875 10. 16 5. 09 9. 40 15. 09 18. 11 21. 8 1. 00

12A 19. 05 11. 91 5. 96 12. 57 18. 08 22. 78 31. 3 1. 50

16A 25. 40 15. 88 7. 94 15. 75 24. 13 29. 29 55. 6 2. 60

20A 31. 75 19. 05 9. 54 18. 90 30. 18 35. 76 87. 0 3. 80

24A 38. 10 22. 23 11. 11 25. 22 36. 20 45. 44 125 5. 60

28A 44. 45 25. 40 12. 71 25. 22 42. 24 48. 87 170 7. 50

32A 50. 80 28. 58 14. 29 31. 55 48. 26 58. 55 223 10. 10
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　 　 滚子链的标记为

链号—排数×整链链节数　 标准编号

例如， 08A—2×80　 GB / T 1243—2006 表示节距为 12. 7mm 的 A 系列、 双排、 80 节的滚子链。

二、 链轮的结构和材料

1. 链轮的结构

链轮的齿形影响链轮的传动质量， 正确的链轮齿形应保证链节能自由进入和退出啮合，

图 9⁃22　 滚子链链轮的端面齿形

受力良好， 不宜脱链， 便于加工。 如图 9⁃22 所示， 目前

应用较广的端面齿形是由三圆弧aa

（

、 ab

（

、 cd

（

和一直线 bc
组成的， 即三圆弧一直线。 当选用这种齿形时， 可以用

标准刀具加工。 在链轮工作图中， 端面齿形不必画出，
轴面齿形则必须画出， 以便制造链轮的毛坯。 单排链

（图 9⁃23a） 和三排链 （图 9⁃23b） 链轮轴面齿形， 具体设

计可参考相关设计手册。
链轮的主要尺寸有 （图 9⁃22）：

分度圆直径 d= p
sin（180° / z）

（9⁃34）

齿顶圆直径　 da = p[0. 54+cot（180° / z）] （9⁃35）
齿根圆直径 df =d-d1 （9⁃36）
式中， p 为链的节距 （mm）； z 为链轮齿数； d1 为链

的滚子外径 （mm）。
链轮的结构如图 9⁃24 所示。 小直径链轮一般采用整体式 （图 9⁃24a）； 中等直径链轮采

用孔板式 （图 9⁃24b）； 为便于维护， 大直径链轮常采用齿圈可以更换的组合式 （图 9⁃24c）。

图 9⁃23　 滚子链链轮的轴面齿形 图 9⁃24　 链轮的结构

2. 链轮的材料

链轮的材料应满足轮齿具有足够的强度和耐磨性要求。 由于小链轮的啮合次数比大链轮

多， 所受冲击也较大， 所以小链轮应采用力学性能较好的材料制造。 链轮常用的材料和应用

范围见表 9⁃10。
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表 9⁃10　 链轮常用的材料和应用范围

链轮材料 热处理 齿面硬度 应用范围

15、20 渗碳、淬火、回火 50～60HRC 　 z≤25，有冲击载荷的主、从动链轮

35 正火 160～200HBW 　 在正常工作条件下，齿数较多（ z>25）的链轮

40、50、ZG310⁃570 淬火、回火 40～50HRC 　 无剧烈振动及冲击的链轮

15Cr、20Cr 渗碳、淬火、回火 50～60HRC 　 有动载荷冲击及传递大功率的重要链轮（ z<25）

35SiMn、40Cr、35CrMo 淬火、回火 40～50HRC 　 要求强度较高，耐磨损的重要链轮

Q235、Q275 焊接后退火 140HBW 　 中速、中等功率，尺寸较大的链轮

普通灰铸铁（不低于 HT150） 淬火、回火 260～280HBW 　 z>50 的从动链轮

夹布胶木 — —
　 功率小于 6kW、速度较高、传动平稳和噪声小的

链轮

三、 链传动的特点及应用

1. 链传动的主要优点

与带传动相比， 链传动的主要优点如下：
1） 无弹性滑动和打滑现象， 因而能保持准确的平均传动比， 功率损失较小， 传动效率

较高。
2） 作用在轴上的压力较小， 因为链传动是啮合传动， 链条不像带传动那样张得很紧。
3） 结构紧凑， 因为在同样使用条件下， 链轮宽度和直径也比带轮小。
与齿轮传动相比， 链传动的主要优点如下：
1） 链传动的成本低廉， 因制造、 安装精度要求较低。
2） 轴间距较大 （中心距最大可达 10m 以上） 且结构简单。
2. 链传动的主要缺点

1） 不能保持恒定的瞬时传动比。
2） 平稳性差， 工作时有噪声。
3） 只适用于两根平行轴间的传动。
4） 不宜在载荷变化大、 高速和急速反转中应用。
3. 链传动的应用

通常链传动传递的功率 P≤100kW， 链速 v≤15m / s， 传动比 i≤6， 常用 i= 2～3. 5 为宜。
其主要应用于要求平均传动比准确， 两轮轴间距较大的场合； 同时链传动能在速度较低、 工

作温度较高的情况下工作； 链传动还易实现多轴传动， 对恶劣的工作环境 （如多粉尘、 油

污、 泥浆等） 具有很强的适应性且工作可靠， 因此在农业、 矿山、 冶金、 建筑、 交通运输

和石油等各种机械中都有广泛的应用。

第六节　 链传动的工作情况分析

一、 链传动的运动分析

当链条绕在链轮上时， 曲折成正多边形的一部分， 如图 9⁃25 所示。 链轮回转一周， 链
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图 9⁃25　 链传动的运动分析

条将移动一个正多边形周长的距离 zp， 其中 z 为链轮齿数， 其值与正多边形的边数相等； p
为链条节距 （mm）， 其值与正多边形边长相等。 设 z1、 n1、 z2、 n2 分别为主动链轮、 从动

链轮的齿数和转速 （r / min）， 则链条的平均速度 v 为

v=
z1n1p

60×1000
=

z2n2p
60×1000

（9⁃37）

由此可得链传动的平均传动比

i=
n1

n2
=
z2
z1

（9⁃38）

实际上， 即使主动链轮 （小轮） 做等角速度转动， 链条的瞬时速度和瞬时传动比都是

呈周期性变化的。
为了便于分析， 设链传动在工作时主动边始终处于水平位置， 如图 9⁃25b 所示。 设某链

节在 A 点处绕上主动链轮， 那么销轴中心 A 则随链轮以角速度 ω1 做等速圆周运动， 其圆周

速度 vA可分解为沿链条前进方向的水平分速度 v 和做上下运动的垂直分速度 v′， 其值分别为

v= vAcosβ=R1ω1cosβ
v′= vAsinβ=R1ω1sinβ{ （9⁃39）

式中， β 是 A 点的圆周速度 vA与水平分速度 v 的夹角， 由于链条绕上主动链轮后， 销轴位置总

是随着链轮的转动而不断地发生改变。 β 角是在-
φ1

2
～
φ1

2
之间变化的 （φ1 为小链轮上一个链节

距所对的中心角， φ1 =
360°
z1

）。 当 β=±
φ1

2
时， vmin =R1ω1cos

180°
z1

， 如图 9⁃25c 所示； 当β= 0 时，
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vmax =R1ω1， 此时链速最大， 如图 9⁃25d 所示。 可见， 链条前进的瞬时速度是由小变大， 又由

大变小， 每转过一个链节， 就重复一次上述的变化， 从而导致了链条的忽慢忽快运动。 而且链

轮的节距越大， 齿数越少， β 角的变化范围就越大， 链速的不均匀性就越严重。
在相同的周期内， 链条在垂直于其前进方向的分速度 v′是由大变小， 又由小变大周期性

地变化， 从而使链条在运动中不断上下抖动。
在从动链轮上 （图 9⁃25a）， 其角速度为

ω2 =
v

R2cosγ
=
R1ω1cosβ
R2cosγ

（9⁃40）

由于 γ 角也是在-
φ2

2
～
φ2

2
之间变化的 （φ2 为大链轮上一个链节距所对的中心角， φ2 =

360°
z2

）， 因此链传动的瞬时传动比为

i=
ω1

ω2
=
R2cosγ
R1cosβ

（9⁃41）

显然， 链传动的瞬时传动比在一般情况下得不到恒定值。
由于链速和从动链轮角速度都随时间 （主动链轮的转动） 发生周期性地变化， 因此使

传动产生动载荷， 而且链轮转速越高， 齿数越少， 链条节距越大， 工作时动载荷越大。
上述链传动的不均匀性是由于绕在链轮上的链条形成了正多边形的一部分所造成的， 故

称为链传动的多边形效应。

二、 链传动的受力分析

链传动过程中紧边与松边的拉力不同， 若不考虑动载荷， 作用在链上的力有工作拉力

F、 离心拉力 Fc和垂度拉力 Fy。
1. 工作拉力 F
工作拉力作用在链条的紧边上， 其值可根据传递的功率和链速计算， 计算式为

F= 1000P
v

（9⁃42）

式中， P 为传递的功率 （kW）； v 为链速 （m / s）。
2. 离心拉力 Fc

链条随链轮转动时， 离心力产生的拉力作用于整个链条上， 其值为

Fc = qv2 （9⁃43）
式中， q 为每米链长的质量 （kg / m）； v 为链速 （m / s）。
3. 垂度拉力 Fy

链条的自重产生的垂度拉力作用于整个链条上， 其值为

Fy =Kyqga （9⁃44）
式中， g 为重力加速度 （m / s2）； a 为链传动的中心距 （m）； Ky 为垂度系数， 即下垂量

y= 0. 02a 时的拉力系数。
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图 9⁃26　 作用在链上的力

Ky值与两链轮轴线所在平面与水平面的

倾角 α 有关 （图 9⁃26）。 垂直布置时 Ky = 1；
水平布置时 Ky = 7； 倾斜布置时， α= 30°时 Ky

= 6， α= 60°时 Ky = 4， α= 75°时Ky = 2. 5。
由上述可知， 链的紧边拉力 F1 和松边拉

力 F2 分别为

F1 =F+Fc+Fy

F2 =Fc+Fy
{ （9⁃45）

作用在轴上的压轴力 FQ 可以近似地取为

紧边和松边总拉力之和。 当离心拉力对它影

响较小时， 可得 FQ =F+2Fy。 由于垂度拉力不大， 故可近似取为 FQ≈（1. 2～1. 3）F， 有冲击

和振动时取大值。

第七节　 链传动的设计计算

一、 链传动的失效形式

1. 链的疲劳破坏 （fatigue failure）
链传动时， 其各个元件都是在变应力作用下反复工作， 经过一段时间后， 滚子、 套筒表

面因多边形效应引起冲击疲劳而出现疲劳点蚀， 链板会发生疲劳断裂。 因此， 链传动承载能

力主要取决于链条的疲劳强度。
2. 链条铰链的磨损

链条在传动过程中， 销轴与套筒间承受较大的压力， 彼此又要产生相对转动， 必然导致

铰链磨损， 节距 p 增大， 发生振动， 易引起脱链或跳齿， 加大噪声和其他破坏。
3. 链条铰链的胶合

当链速过高时， 链节啮入时的冲击能量增大以及销轴和套筒的表面摩擦发热较大， 以致

两工作表面在高温和较大压力下接触发生黏附磨损， 严重则产生胶合。 因此， 胶合在一定程

度上限制了链的极限转速。
4. 链条过载拉断

链条在低速 （v<0. 6m / s） 重载或短期过载作用下所受拉力超过了链条的静强度时， 链

条就会被拉断。

二、 滚子链的额定功率曲线

链传动的各种失效形式都在一定条件下限制了其承载能力。 图 9⁃27 是通过试验作出的

单排滚子链的额定功率曲线。 如果润滑不良及工作情况恶劣， 则额定极限功率因磨损严重将

大幅度下降。
图 9⁃28 所示为 A 系列滚子链的额定功率曲线。 它是在特定试验条件下得出的： ①两链

轮安装在平行的水平轴上且共面； ②载荷平稳； ③小链轮齿数 z1 = 19， i = 3， 链长 Lp = 100
节， 单排链； ④按推荐的润滑方式 （图9⁃29） 润滑； ⑤链的工作寿命为 15000h； ⑥链因磨
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图 9⁃27　 单排滚子链的额定功率曲线

损引起的相对伸长量不超过 3%。 由图 9⁃28 根

据小链轮转速 n1 可查出链在链速v≥0. 6m / s 时

允许传递的额定功率 P0。
若所设计链传动的实际工作条件和选用参

数与上述试验条件不一致， 则需要引入一系列

相应的修正系数对图中额定功率 P0 进行修正，
使传动满足：

P0≥
KAP

KzKLKp
（9⁃46）

式中， P 为传动的名义功率 （ kW）； KA为

工况系数， 见表 9⁃11； Kz 为小链轮齿数系数，
见表 9⁃12； KL为链长系数， 见表 9⁃12； Kp为多排链系数， 见表 9⁃13。

应该注意： 若不能按照图 9⁃29 推荐的方式润滑时， 磨损将会加剧， 需要根据链速 v 的

不同将图 9⁃28 中 P0 值降低。 当 v≤1. 5m / s 时， 降至 （0. 3 ～ 0. 6） P0； 当 1. 5m / s<v≤7m / s
时， 降至 （0. 15～0. 3） P0； 当 v>7m / s 而又润滑不良时， 因传动不可靠而应避免使用。

图 9⁃28　 A 系列滚子链的额定功率曲线
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图 9⁃29　 推荐使用的润滑方式

表 9⁃11　 工况系数 KA

工　 　 况

原动机

内燃机

机械传动 液压传动

电动机

或汽轮机

平稳载荷
　 载荷变动小的带式输送机、链式输送机、离心式鼓

风机、液体搅拌机和载荷不变的机械等
1. 2 1. 0 1. 0

中等冲击载荷
　 半液体搅拌机、离心式压缩机、粉碎机、一般机床、
压气机、一般工程机械

1. 4 1. 2 1. 3

严重冲击载荷
　 压力机、破碎机、矿山机械、石油机械、振动机械、重
型起重机械和受冲击机械

1. 7 1. 4 1. 5

表 9⁃12　 小链轮齿数系数 Kz 和链长系数 KL

链传动在图 9⁃28 中的工作位置
位于功率曲线顶点左侧时

（链板疲劳）
位于功率曲线顶点右侧时

（滚子、套筒冲击疲劳）

小链轮齿数系数 Kz
z1
19（ ）

1. 08 z1
19（ ）

1. 5

链长系数 KL
Lp

100（ ）
0. 26 Lp

100（ ）
0. 5

表 9⁃13　 多排链系数 Kp

链排数 1 2 3 4 5 6

Kp 1 1. 7 2. 5 3. 3 4. 0 4. 6
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三、 滚子链的设计计算

一般设计链传动已知的条件： 原动机种类； 传递的功率 P （kW）； 链轮的转速 n1、 n2

或传动比 i； 载荷性质以及中心距要求和布置等。
设计的方法步骤为：
1. 选择链轮齿数

链轮齿数对传动平稳性和使用寿命有着直接的影响。 若齿数过少， 将使运动不均匀性、
动载荷及冲击载荷增大， 链条、 链轮轮齿磨损加快， 降低使用寿命。 因此， 一般情况下取小

链轮齿数 z1 = 17。 设计时小链轮齿数 z1 应根据链速 v 和传动比 i 参照表 9⁃14 选取。 因链节数

一般取为偶数， 所以 z1 最好选用奇数， 以使磨损趋于均匀。

表 9⁃14　 小链轮齿数 z1
链速 v （0. 6～3）m / s （3～8）m / s >8m / s

小链轮齿数 z1 ≥15～17 ≥19～21 >19～21

大链轮齿数 z2 = iz1， 常取 z2≤120。 若大链轮齿数过多， 则不仅传动尺寸会增大， 而且

链条的使用寿命也会缩短。
销轴和套筒磨损后， 链节距由 p 增大为 （p+Δp）， 链条滚子中心所在圆的直径 （节圆直

径） 由 d 增大为 （d+Δd） （图 9⁃30）， 节圆直径增量 Δd 与节距增量 Δp 的关系为

Δd= Δp

sin 180°
z

（9⁃47）

由上式可知， 链节距允许的伸长量 Δp 一定时， 齿数 z 越多， 节圆直径的增量 Δd 越大，
则齿条移向齿顶， 就越容易出现脱链和跳齿现象。

图 9⁃30　 链节距伸长量与节圆外移量的关系

2. 初定中心距 a0
若中心距不受其他条件限制， 一般可取 a0 =

（30～50）p （p 为节距）， 为使小链轮上的包角不小于

120°， 小、 大链轮相互不干涉， 常推荐 i<4 时， 取

a0min = 0. 2z1（ i+1）p； i≥4 时， 取 a0min = 0. 33z1（ i-1）
p。 若中心距取得过大， 不仅传动结构不紧凑， 而且

会使松边垂度过大， 易引起链条颤动， 不平稳。 故

一般取 a0max = 80p。
3. 确定链条长度

链条长度 L 的计算公式由开口带传动的带长公

式导出。 即

L= 2a0+
p
2
（ z2+z1）+

p2

a0

z2-z1
2π

〓

〓
〓

〓

〓
〓

2

（9⁃48）

链条长度常用节数 Lp表示， 将上式除以 p， 可得

出链节数
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Lp =
2a0

p
+
z2+z1
2

+ p
a0

z2-z1
2π

〓

〓
〓

〓

〓
〓

2

（9⁃49）

算出的链节数 Lp 应圆整， 最好取偶数， 避免使用过渡链节。

4. 确定链节距 p
链节距 p 越大， 结构尺寸越大， 传动能力越大， 但传动速度的不均匀性、 动载荷噪声等

都将会增加。 因此， 设计时在保证承载能力的条件下， 尽可能选取较小的链节距， 这在高速

传动中尤为重要。 速度高、 功率大宜选用小节距多排链。 排数越多， 各排链的载荷越不均

匀， 因此排数不超过 3～4。
根据小链轮转速 n1 和链的额定功率 P0 从图 9⁃28 选取链的型号， 再由表 9⁃9 可查出节

距 p。
5. 计算实际中心距

节数圆整后， 实际中心距为

a= p
4 Lp-

z1+z2
2

〓

〓
〓

〓

〓
〓 + Lp-

z1+z2
2

〓

〓
〓

〓

〓
〓

2
-8

z2-z1
2π

〓

〓
〓

〓

〓
〓

2〓

〓

〓
〓

〓

〓

〓
〓

（9⁃50）

6. 计算作用在轴上的力 （简称压轴力） FQ

常用下式粗略计算

FQ =（1. 2～1. 3）F （9⁃51）
式中， F 为链条的工作拉力 （N）。

四、 链传动的静强度计算

低速 （v<0. 6m / s） 链传动的失效形式主要是因过载被拉断， 因此应按抗拉静强度进行

计算。 由图 9⁃28 初选链条型号， 然后校核安全系数 S。

S=
Flim

KAF
≥[S] = 4～8 （9⁃52）

式中， S 为静强度计算安全系数； Flim为单排链的极限拉伸载荷， 查表 9⁃9； KA为工况

系数， 查表 9⁃11； F 为工作拉力 （N）； [S] 为许用静强度安全系数。

第八节　 链传动的合理布置和润滑

一、 链传动的布置

链传动的工作质量和使用寿命在很大程度上与链传动是否合理布置有较大的关系。 链传

动合理布置的原则是：
1） 两链轮的回转平面应该在同一平面内， 否则易出现脱链现象和不正常磨损。 两链轮

的轴心连线最好水平布置， 或与水平面成60°以下倾斜角， 此时紧边在上松边在下。
2） 当链垂度较大时， 松边应加张紧装置， 如图 9⁃31a 所示。
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3） 必须垂直布置时， 可采用中心距可调、 设张紧装置、 上下两轮偏置， 如图 9⁃31b
所示。

图 9⁃31　 链传动的布置

二、 链传动的张紧

与带传动不同， 链传动的张紧主要是为避免链条的垂度过大而引起的啮合不良和链条振

动， 同时也能增大小链轮的啮合包角， 提高传动稳定性。 常见链轮的张紧方法有： ①调整中

心距张紧； ②去掉 1～2 个链节； ③加张紧装置。
当中心距不可调节时， 常采用张紧轮张紧 （图 9⁃32a、 b） 或压板和托板张紧 （图9⁃32

c、 d）。 张紧装置中最常见的是张紧轮。 张紧轮可以是链轮或无齿的滚轮， 其直径应与小链

轮直径相近。 通常应将张紧轮放置在靠近小链轮松边的外侧。 根据张紧方法不同， 可分为自

动张紧 （图 9⁃32a、 b） 和定期张紧 （图 9⁃32c、 d）。

图 9⁃32　 链传动的张紧装置

271



三、 链传动的润滑

链传动的润滑十分重要， 对高速、 重载的链传动更是如此。 良好的润滑可缓和冲击， 减

轻磨损， 延长使用寿命。
润滑方式有五种： ①人工润滑。 定期用刷子等在链条松边内、 外链板上注油； ②滴油润

滑。 使用油杯把润滑油滴在链条上面； ③油浴供油。 使用不漏油的外壳， 让链条从油槽中通

过； ④飞溅供油。 在链轮侧边安装甩油盘， 飞溅润滑； ⑤压力供油。 液压泵强制供油， 循环

油也有冷却作用。
润滑油常采用牌号为 L—AN32、 L—AN46、 L—AN68 和 L—AN100 的全损耗系统用油。

载荷大、 环境温度高时， 宜选用黏度高的润滑油； 温度低时则选用黏度较低的润滑油。 对于

使用润滑油不便的场合， 可采用脂润滑， 但要定期清洗和涂抹。
【例 9⁃2】　 设计某食品机械用的链传动。 已知电动机功率 P = 7. 5kW， 转速 n = 720r /

min， 传动比 i= 3， 单班工作， 水平布置， 中心距可以调节。
解： 采用滚子链传动， 设计步骤及方法如下：
（1） 选择链轮齿数 z1、 z2 　 假设链速 v = 3 ～ 8m / s， 根据表 9⁃14 选取小链轮的齿数 z1 =

21， 则大链轮的齿数 z2 = iz1 = 63。
（2） 初定中心距 a0 　 a0 =（30～50）p， 取 a0 = 40p。
（3） 确定链节数 Lp

Lp =
z1+z2
2

+2
a0

p
+

z2-z1
2π

〓

〓
〓

〓

〓
〓

2 p
a0

= 21+63
2

+2×40p
p

+ 63-21
2π

〓

〓
〓

〓

〓
〓

2 p
40p

= 123. 12 节

Lp 圆整取 Lp = 124 节。
（4） 计算额定功率 P0 　 根据工作情况， 取工况系数 KA = 1. 3； Kz、 KL 根据表 9⁃12， 估

计工作点落在图 9⁃28 某曲线的左侧， 取 Kz = 1. 11， KL = 1. 06； 单排链 Kp = 1。

P0 =
KAP

KzKLKp
= 1. 3×7. 5kW
1. 11×1. 06×1

= 8. 3kW

（5） 确定链节距 p　 由于小链轮转速与电动机相连， 故小链轮转速取 n = 720r / min， 其

传动功率为 8. 3kW， 由图 9⁃28 选链号为 12A， 查表 9⁃9 得链节距 p = 19. 05mm， 且验证原估

计 Kz、 KL 选择正确。
（6） 确定实际中心距

　 　 　 a = p
4 Lp-

z1+z2
2

〓

〓
〓

〓

〓
〓 + Lp-

z1+z2
2

〓

〓
〓

〓

〓
〓

2
-8

z2-z1
2π

〓

〓
〓

〓

〓
〓

2〓

〓

〓
〓

〓

〓

〓
〓

= 19. 05
4 124-21

+63
2

〓

〓
〓

〓

〓
〓 + 124-21

+63
2

〓

〓
〓

〓

〓
〓

2
-8 63-21

2π
〓

〓
〓

〓

〓
〓

2〓

〓

〓
〓

〓

〓

〓
〓
mm=770. 52mm

取 a= 771mm
（7） 验算链速

v=
z1pn1

60×1000
= 21×19. 05×720

60×1000
m / s= 4. 8m / s　 　 　 与原假设相符
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（8） 工作拉力

F= 1000P
v

= 1000×7. 5
4. 8

N= 1562. 5N

（9） 作用在轴上的压力

FQ = 1. 25×F= 1. 25×1562. 5N= 1953N
（10） 链轮结构设计 （略）。
（11） 张紧和润滑等装置的设计 （略）。

习　 　 题

9⁃1　 什么是带传动的打滑？ 它与弹性滑动有何区别？ 打滑对带传动有什么影响？ 打滑先发生在大带轮

上还是小带轮上？
9⁃2　 带在传动中产生哪几种应力？ 最大应力出现在什么位置？
9⁃3　 带传动中， 在什么情况下需采用张紧轮？ 张紧轮布置在什么位置较为合理？
9⁃4　 带的最大有效拉力 Fmax与哪些因素有关？
9⁃5　 与带传动相比， 链传动有哪些不同？
9⁃6　 为什么在一般条件下， 链传动的瞬时传动比不是恒定值？ 什么条件下恒定？
9⁃7　 在链速一定的情况下， 链节距的大小对链传动的动载荷有何影响？
9⁃8　 某一液体搅拌机的普通 V 带传动， 传递功率 P= 7. 5kW， 带速 v= 10m / s， 紧边与松边拉力之比为

5 ∶ 1， 求该带传动的有效拉力 F 及紧边拉力 F1。
9⁃9　 带传动的小带轮的基准直径 dd1 = 100mm， 大带轮的基准直径 dd2 = 400mm。 若主动小带轮转速n1 =

600r / min， V 带传动的滑动率 ε= 2%， 求从动大带轮的转速 n2。
9⁃10　 已知一普通 V 带传动， n1 = 1460r / min， 主动轮 dd1 = 180mm， 从动轮转速 n2 = 650r / min， 传动中

心距 a≈800mm， 工作有轻微振动， 每天工作 16h， 采用三根 B 型带， 试求能传递的最大功率。 若为使结构

紧凑， 改取 dd1 = 125mm， a≈400mm， 问带所能传递的功率比原设计降低多少？
9⁃11　 试设计一鼓风机使用的普通 V 带传动。 已知电动机功率 P= 7. 5kW， n1 = 970r / min， 从动轮转速

n2 = 330r / min， 允许传动误差±5%， 工作时有轻度冲击， 两班制工作， 试设计此带传动并绘制带轮的工

作图。
9⁃12　 已知螺旋输送用的链传动， 电动机的功率 P= 3kW， 转速 n1 = 720r / min， 传动比i= 3， 载荷平稳，

水平布置， 中心距可以调节。 试设计此链传动。
9⁃13　 设计一输送装置用的传动链。 已知链传动的功率 P= 7. 5kW， 主动链轮的转速 n1 = 960r / min， 从动

链轮的转速 n2 =320r / min， 工况系数 KA =1. 4， 中心距 a≤650mm （可以调节）。
9⁃14　 已知主动链轮转速 n1 = 950r / min， 齿数 z1 = 21， 从动链轮的齿数 z2 = 95， 中心距a= 900mm， 滚子

链极限拉伸载荷为 55. 6kN， 工况系数 KA = 1. 2， 试设计链条所能传递的功率。
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第十章　 连 接 设 计

机械是由许多零件以一定方式连接而成的， 按照分离的情况不同， 连接可以分为两大

类， 当分离时不需要损坏任何零件的连接称为可拆连接， 如螺纹连接 （screw joints）、 键连

接 （key joints）、 销连接 （pin joints） 和楔连接 （wedge joints） 等； 当分离时至少要损坏连

接中的某一部分的连接称为不可拆连接， 如焊接 （welded joints）、 铆接 （ riveted joints） 和

胶接 （bonded joints） 等。 本章主要讨论螺纹连接和键连接的基本知识、 结构、 强度计算和

选用问题以及无键连接、 销连接的类型与特点。 螺旋传动与螺纹连接虽用途不同， 但均具有

一个共同的特点， 即都是利用螺纹工作， 故在一章中讨论。

第一节　 螺　 　 纹

一、 螺纹的形成原理及主要参数

将一倾斜角为 λ 的直线绕在圆柱体上便形成一条螺旋线 （helix） （图 10⁃1）。 沿着螺旋

线做出具有相同剖面的连续凸起和沟槽就是螺纹 （screw thread）。 在圆柱体表面上形成的螺

纹称为外螺纹， 在圆柱形孔壁上形成的螺纹称为内螺纹。
现以三角形螺纹的外螺纹为例介绍螺纹主要参数 （图 10⁃2）。

图 10⁃1　 螺旋线的形成 图 10⁃2　 螺纹的主要参数

（1） 大径 d　 表示螺纹的最大直径， 在螺纹标准中定为螺纹的公称直径。
（2） 小径 d1 　 表示螺纹的最小直径， 在强度计算中常用作危险截面的计算直径。
（3） 中径 d2 　 表示螺纹的螺纹牙宽度和牙槽宽度相等处的圆柱直径。
（4） 螺距 P　 表示相邻两螺纹牙在中径线上同侧齿廓之间的轴向距离。
（5） 线数 n　 表示螺纹的螺旋线数目， 连接常用 n= 1， 传动常用 n= 2～4。
（6） 导程 Ph 　 表示同一条螺旋线上相邻两螺纹牙在中径线上对应两点间的轴向距离。
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对单线螺纹， Ph =P； 对多线螺纹， Ph =nP。
（7） 螺纹升角 λ　 表示螺纹中径圆柱面上螺旋线的切线与垂直于螺纹轴线的平面间的夹

角。 由图 10⁃1 可得

λ=arctan
Ph

πd2
=arctan nP

πd2
（10⁃1）

（8） 牙型角 α　 表示轴向剖面螺纹牙两侧边夹角。
（9） 牙侧角 β　 螺纹牙型侧边与螺纹轴线的垂直平面间的夹角。
（10） 螺纹工作高度 h　 表示内外螺纹沿径向的接触高度。

二、 螺纹的类型及应用

常见的螺纹类型有：
（1） 三角形螺纹 （即普通螺纹 vee thread）　 牙型角为 60°， 可分为粗牙和细牙， 粗牙螺

纹用于一般连接； 细牙螺纹在相同公称直径时， 螺距小， 螺纹深度浅， 导程和螺纹升角也

小， 自锁性能好， 宜用于薄壁零件和微调装置。
（2） 管螺纹 （pipe thread）　 这是一种特殊的细牙螺纹， 牙型角为 55°， 公称直径近似于

管子内径， 多用于有紧密性要求的管件连接， 以英寸为单位。

图 10⁃3　 螺纹类型

（3） 矩形螺纹 （square thread） 　 牙型角为 0°， 传动效率比其他螺纹高， 精加工困难，
磨损后轴向间隙难以补偿， 且牙根强度弱， 目前应用较少。

（4） 梯形螺纹 （ trapezoidal thread） 　 牙型角为 30°， 与矩形螺纹相比， 传动效率略
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低， 但牙根强度高， 对中性好， 磨损后的轴向间隙可以补偿， 是应用最广泛的一种传动

螺纹。
（5） 锯齿形螺纹 （buttress thread） 　 两牙侧角分别为 β = 3°和 β′ = 30°。 3°的侧面用来

承受载荷， 可得到较高效率； 30°的侧面用来增加牙根强度， 适用于单向受载的传动

螺旋。
上述螺纹除矩形螺纹外， 都已标准化。 各种螺纹的牙型如图 10⁃3 所示。
此外根据螺旋线的绕行方向， 螺纹可以分为右旋和左旋两种， 常用的是右旋螺纹。

第二节　 螺旋副的受力分析、 效率和自锁

一、 矩形螺纹

螺旋副是由外螺纹 （螺杆或螺旋） 和内螺纹 （螺母） 组成的运动副。 在轴向载荷作用

图 10⁃4　 螺纹受力分析

下螺旋副相对运动时， 可看作推

动滑块 （重物） 沿螺纹表面运动

（图 10⁃4a）。 将矩形螺纹沿中径

d2 处展开， 得一倾斜角为 λ （即
螺纹升角） 的斜面 （图 10⁃4b），
斜面上的滑块代表螺母， 螺母和

螺杆的相对运动可看作滑块在斜

面上运动。
图 10⁃4b 为滑块在斜面上等

速上升时的受力图， FQ为轴向载

荷， F 相当于旋转螺母时作用在

螺纹中径上的水平推力， FN 为

法向反力， 摩擦力 Ff = fFN， f 为摩擦因数， FR为 FN 与 Ff的合力， ρ 为 FR与 FN 的夹角， 称

为摩擦角， ρ=arctanf。 根据平衡条件作力矢量封闭图得

F=FQ tan（λ+ρ） （10⁃2）
可见， 转动螺纹所需要的转矩为

T1 =F
d2

2
=
FQd2

2
tan（λ+ρ） （10⁃3）

式中， FQ为轴向载荷 （N）； d2 为螺纹中径 （mm）。
螺母旋转一周所需的输入功为 W1 = 2πT1， 此时螺母上升一个导程 Ph， 其有效功为 W2 =

FQPh。 因此螺旋副的效率为

η=
W2

W1
=
FQPh

2πT1
=

FQπd2 tanλ

2π
FQd2

2
tan（λ+ρ）

= tanλ
tan（λ+ρ）

（10⁃4）

将效率公式 （10⁃4） 绘成曲线 （图 10⁃5）， 当 λ≈40°时效率最高， 但过大的螺纹升角使

制造困难。 且由曲线图可见， 当 λ>25°之后， 效率的增长不明显， 故通常取 λ 不超过 25°。
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当滑块沿斜面等速下降时， 摩擦力向上， 轴向载荷 FQ变成驱动滑块等速下降的驱动力，
F 为阻碍滑块下降的支持力， 由图 10⁃6 所示的力封闭图可知

F=FQ tan（λ-ρ） （10⁃5）

图 10⁃5　 螺旋的效率曲线 图 10⁃6　 滑块等速下降的受力分析

当螺母转动一周时输入功为 W1 =FQPh， 输出功为 W2 =Fπd2， 此时螺旋副的效率为

η′=
W2

W1
=
Fπd2

FQPh
=
FQ tan（λ-ρ）πd2

FQπd2 tanλ
= tan（λ-ρ）

tanλ
（10⁃6）

由式 （10⁃6） 可见， 若 λ≤ρ， 则 η′≤0， 说明此时无论轴向载荷 FQ有多大， 滑块 （即
螺母） 都不能沿斜面运动， 这种现象称为自锁。 η′= 0 表明螺旋副处于临界自锁状态。 η′<0
时， 其值越小， 自锁性越强， 需要有足够大的驱动力 F 才能使螺旋副产生相对运动。 所以

螺旋副的自锁条件是

λ≤ρ （10⁃7）

二、 其他螺纹

其他螺纹是指牙侧角 β≠0°的三角形螺纹、 梯形螺纹和锯齿形螺纹等非矩形螺纹。
若忽略螺纹升角的影响， 在相同的轴向载荷 FQ作用下， 非矩形螺旋副中的法向力比较

图 10⁃7　 矩形螺纹与非矩形螺纹的法向力

大， 如图 10⁃7 所示。 非矩形螺旋副中

的摩擦力比矩形螺旋副大 1 / cosβ 倍，
若把法向力的增加想象成摩擦因数的

增大， 则非矩形螺旋副的摩擦力为

F′f = fF′N = f
FQ

cosβ
= fvFQ （10⁃8）

式中， fv 为当量摩擦因数， fv =
f

cosβ
= tanρv； ρv 为当量摩擦角， ρv =

arctanfv。
将式 （ 10⁃3 ）、 式 （ 10⁃4 ）、 式

（10⁃7） 中的 f、 ρ 用 fv、 ρv代替， 可得
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非矩形螺旋副各力的关系和效率公式为

螺纹力矩 T1 =
FQd2

2
tan（λ+ρv） （10⁃9）

螺旋副效率 η= tanλ
tan（λ+ρv）

（10⁃10）

螺旋副自锁条件 λ≤ρv （10⁃11）

第三节　 螺纹连接的基本元件和类型

一、 螺纹连接的基本元件

螺纹连接元件的类型很多， 它们都是根据不同的具体要求制作的， 大都已标准化。 设计

时可根据有关标准选用。
1. 六角头螺栓 （hexgon bolts）
如图 10⁃8 所示， 其应用最广。 螺杆可制成全螺纹或部分螺纹， 螺距有粗牙或细牙。 螺

图 10⁃8　 六角头螺栓

栓头部有六角头和小六角头两种。 其中小六角

头螺栓材料利用率高、 机械性能好， 但由于头

部尺寸较小， 不宜用于装拆频繁、 被连接件强

度低的场合。
2. 双头螺柱 （studs⁃metal）
如图 10⁃9 所示双头螺柱的两端都制有螺

纹， 两端的螺纹可相同， 也可不同。 螺柱可带

退刀槽或制成腰杆， 也可制成全螺纹的螺柱。
螺柱的一端常用于旋入铸铁或非铁金属的螺纹

孔中， 旋入后即不拆卸， 另一端用来安装螺母以固定其他的零件。

图 10⁃9　 双头螺柱 图 10⁃10　 螺钉头部形式
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3. 螺钉 （screws）
螺钉头部形状有圆头、 扁圆头、 六角头、 圆柱头和沉头等， 如图 10⁃10 所示。 头部的槽

有一字槽、 十字槽和内六角孔等形式。 十字槽螺钉头部强度高、 对中性好， 便于自动装配。
内六角孔螺钉能承受较大的扳手力矩， 连接强度高， 可代替六角头螺栓， 用于要求结构紧凑

的场合。
4. 紧定螺钉 （set screws）
紧定螺钉的末端形状如图 10⁃11 所示， 常用的有锥端、 平端和圆柱端。 锥端适用于被紧

定的零件的表面硬度较低或不经常拆卸的场合； 平端接触面积大， 不伤零件表面， 常用于紧

定硬度较大的平面或经常拆卸的场合； 圆柱端压入轴上的凹坑中， 适用于紧定空心轴上的零

件位置。
5. 六角螺母 （hexgon nuts）
根据螺母厚度不同， 分为标准的和薄的两种， 如图 10⁃12 所示。 薄螺母常用于受剪力的

螺栓上或空间尺寸受限制的场合。 螺母的制造精度和螺栓的相同， 分为 A、 B、 C 三级， 分

别与相同级别的螺栓配用。

图 10⁃11　 紧定螺钉的末端形状 图 10⁃12　 六角螺母

6. 圆螺母 （slotted round nuts）
圆螺母常与制动垫圈配用， 如图 10⁃13 所示， 装配时将垫圈的内舌插入轴上的槽内， 而

将垫圈的外舌嵌入圆螺母的槽内， 螺母即被锁紧。 常作为滚动轴承的轴向固定用。
7. 垫圈 （shim rings）
垫圈是螺纹连接中不可缺少的附件， 常放置在螺母和被连接件之间， 起保护支承表面等

作用， 如图 10⁃14 所示。 一般用平垫圈按加工精度不同， 分为 A 级和 C 级两种。 用于同一螺

纹直径的垫圈又分为特大、 大、 普通和小的四种规格， 特大垫圈主要在铁木结构上使用。 斜

垫圈只用于倾斜的支承面上。

图 10⁃13　 圆螺母和制动垫圈 图 10⁃14　 垫圈
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二、 螺纹连接的基本类型

螺栓连接 （bolt joints）、 双头螺柱连接 （stud joints）、 螺钉连接 （cap screws joints） 和

紧定螺钉连接 （set screws joints） 是螺纹连接的四种基本类型。 它们的结构、 特点和应用列

于表 10⁃1。 设计时可按被连接件的强度、 装拆次数及被连接件的厚度、 结构尺寸等具体条件

选用。 螺纹连接件如螺栓、 双头螺柱、 螺钉、 紧定螺钉、 螺母、 垫圈以及其他防松零件等大

多已标准化， 设计时可按螺纹公称直径从标准中选用。

表 10⁃1　 螺纹连接的基本类型、 特点和应用

类型 结构图 尺寸关系 特点及应用

螺栓连接

　 螺纹余量长度 l1 为

　 静载荷 l1≥（0. 3～0. 5）d
　 变载荷 l1≥0. 75d
　 铰制孔用螺栓的 l1 应尽可能小

于螺纹伸出长度 a
　 a=（0. 2～0. 3）d
　 螺栓轴线到边缘的距离 e 为
　 e=d+（3～6）mm
　 螺栓孔直径 d0 为

　 普通螺栓 d0 = 1. 1d
　 铰制孔用螺栓的 d0 应按 d 查有

关标准

　 被连接件无需切制螺纹，
结构简单、装拆方便，应用广

泛，通常用于被连接件不太

厚和便于加工通孔的场合

　 孔与螺栓杆之间没有间

隙，采用基孔制过渡配合。
用螺栓杆承受横向载荷或固

定被连接件的相对位置

双头螺

柱连接

　 螺纹拧入深度 H 为

　 钢或青铜 H≈d
　 铸铁 H=（1. 25～1. 5）d
　 铝合金 H=（1. 5～2. 5）d
　 螺纹孔深度为

　 H1 =H+（2～2. 5）P
　 钻孔深度为

　 H2 =H1+（0. 5～1）d
　 l1、 a、 e 值同普通螺栓连接的

情况

　 螺柱的一端旋紧在一被连

接件的螺纹孔中，另一端则

穿过另一被连接件的通孔。
通常用于被连接件之一太厚

不便穿孔、结构要求紧凑或

经常拆装的场合
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（续）

类型 结构图 尺寸关系 特点及应用

螺钉连接

　 螺纹拧入深度 H 为

　 钢或青铜 H≈d
　 铸铁 H=（1. 25～1. 5）d
　 铝合金 H=（1. 5～2. 5）d
　 螺纹孔深度为

　 H1 =H+（2～2. 5）P
　 钻孔深度为

　 H2 =H1+（0. 5～1）d
　 l1、 a、 e 值同普通螺栓连接的

情况

　 不用螺母，它适用于被连

接件之一太厚且不经常拆装

的场合

紧定螺

钉连接

　 螺钉直径为

　 d=（0. 2～0. 3）dh

　 当力或转矩大时取较大值

　 螺钉的末端顶住被连接零

件的表面或顶入该零件的凹

坑中，将零件固定，它可以传

递不大的载荷

第四节　 螺纹连接的预紧和防松

一、 螺纹连接的预紧

绝大多数螺纹连接在安装时需要拧紧螺母， 从而使螺栓和被连接件在承受工作载荷前就

受到预紧力 F′的作用。 预紧的目的是增加连接的可靠性、 紧密性和防松能力。 对于重要的

螺栓连接， 若预紧力 F′过小， 在工作载荷作用下螺栓容易松动； 若预紧力 F′过大， 又可能

拧断螺栓， 故在装配时要设法控制预紧力。 预紧力的大小是通过拧紧力矩来控制的。 拧紧力

矩 T 用于克服螺纹牙之间相对转动的阻力矩 T1 和螺母支承面上的摩擦阻力矩 T2 （图

10⁃15）， 故

图 10⁃15　 螺旋副的拧紧力矩

281



T=T1+T2 =
F′d2

2
tan（λ+ρv）+fcF′

D1+d0

4
〓

〓
〓

〓

〓
〓 （10⁃12）

式中， d2 为螺纹中径 （mm）； fc为螺母环形端面与被连接件支承面之间的摩擦因数；
D1、 d0 分别为螺母环形端面与被连接件接触面的外径和内径。

对于 M10～M68 的钢制普通粗牙螺纹， 无润滑时， 取 fv = tanρv = 0. 15， fc = 0. 15， 则式

（10⁃12） 可简化为

T≈0. 2F′d （10⁃13）
式中， F′为预紧力 （N）； d 为螺纹大径 （mm）； T 的单位为 N·mm。
对于一般的连接， 预紧力凭装配经验控制； 对于重要的连接， 可用测力矩扳手 （图

10⁃16） 或定力矩扳手 （图 10⁃17） 来控制预紧力 F′的大小， 也可用测定螺栓的伸长量来控

制预紧力。

图 10⁃16　 测力矩扳手 图 10⁃17　 定力矩扳手

二、 螺纹连接的防松

连接用的普通螺纹， 其螺纹升角都较小， 在静载荷作用下， 一般都能满足自锁条件， 因

此工作可靠。 但在冲击、 振动或变载荷作用下， 或当温度变化很大时， 螺旋副间的摩擦力减

小或瞬时消失， 连接就可能产生自动松脱现象， 影响连接的牢固和紧密， 甚至会造成严重的

事故。 为使连接安全可靠， 必须采取防松措施。
防松的关键在于防止螺旋副的相对转动， 常见的防松方法见表 10⁃2。

表 10⁃2　 常见的防松方法

摩擦力

防松

　 弹簧垫圈材料为弹簧钢，装配后

垫圈被压平，其反弹力使螺纹间保

持压紧力和摩擦力

　 利用两螺母的对顶作用使螺栓

始终受到附加的拉力和附加的摩

擦力。 由于多用一个螺母，且工作

并不十分可靠，目前已很少采用

　 螺纹旋入处嵌入纤维或尼龙来

增加摩擦力。 该弹性圈还起防止

液体泄漏的作用
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（续）

机械防松

　 槽形螺母拧紧后，用开口销穿过

螺栓尾部小孔和螺母的槽，也可以

用普通螺母拧紧后再配钻销孔

　 使垫圈内舌嵌入螺栓（轴）的槽

内，拧紧螺母后将垫圈外舌之一褶

嵌于螺母的一个槽内

　 将垫圈褶边以固定螺母和被连

接件的相对位置

冲边法

防松

黏合法

防松

　 通常采用厌氧性黏结剂涂于螺纹旋合表面，拧紧螺母后黏结剂能自

行固化，防松效果良好

第五节　 螺栓组连接的设计和受力分析

设计螺栓组连接时， 首先需要选定螺栓的数目及布置形式； 然后确定螺栓连接的结构尺

寸。 在确定螺栓尺寸时， 对于不重要的螺栓连接， 可以参考现有的机械设备， 用类比法确

定， 不再进行强度校核。 但对于重要的螺栓连接应根据连接的工作载荷， 分析各螺栓的受力
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状况， 找出受力最大的螺栓进行强度校核。

一、 螺栓组连接的结构设计

设计螺栓组连接时， 应根据连接的用途及被连接件的结构， 选定连接类型、 螺栓数目及

布置形式， 确定螺栓连接的结构尺寸。 结构设计时应综合考虑以下几方面的问题：
1） 连接接合面的几何形状通常都设计成轴对称的简单几何形状 （图 10⁃18）。

图 10⁃18　 螺栓组连接接合面的形状

2） 螺栓的布置应使各螺栓的受力合理 （图 10⁃19）。
3） 分布在同一圆周上的螺栓数目应取为偶数。 同一螺栓组中螺栓的材料、 直径和长度

均应相同。

图 10⁃19　 接合面受弯矩或转矩时螺栓的布置

4） 螺栓的排列应有合理的间距、 边距， 如图 10⁃20 所示； 扳手空间的尺寸可查阅有关

标准。 对于压力容器等紧密性要求较高的重要连接， 螺栓的间距 t0 不得大于表 10⁃3 所推荐

的数值。

图 10⁃20　 扳手空间
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表 10⁃3　 螺栓间距 t0

工作压力 / MPa

≤1. 6 1. 6～4 4～10 10～16 16～20 20～30

t0max / mm

7d 4. 5d 4. 5d 4d 3. 5d 3d

　 　 注： 表中 d 为螺纹公称直径。

5） 避免螺栓承受偏心载荷。

二、 螺栓组连接的受力分析

在绝大多数情况下， 螺纹连接件都是成组使用的。 螺栓组连接受力分析的目的是根据螺

栓组连接所受的外载荷， 通过受力分析求出每个螺栓所受的力， 从而确定螺栓组中受力最大

的螺栓及其所受力的大小， 然后确定螺栓的公称直径。
1. 受横向载荷的螺栓组连接

图 10⁃21 所示为受横向载荷作用的普通螺栓连接， 横向载荷通过螺栓组的形心， 螺栓与

被连接件孔间有间隙， 靠螺栓预紧后在接合面间产生的摩擦力来传递横向载荷。 对于普通螺

栓连接， 应保证预紧后， 接合面间所产生的最大摩擦力必须大于或等于横向载荷。 假设各螺

栓所需要的预紧力均为 F′， 螺栓数目为 z， 则其平衡条件为

fF′zm≥CFR 或 F′≥
CFR

fzm
（10⁃14）

式中， C 为可靠性系数， 常取 C= 1. 2 ～1. 3； FR 为横向载荷 （N）； m 为接合面数； f 为
接合面的摩擦因数， 对于钢和铸铁被连接件可取 f= 0. 1～0. 15。

图 10⁃22 所示为铰制孔用螺栓连接， 螺杆与被连接件孔采用略有过盈的配合， 靠螺杆受

剪切和螺杆与被连接件孔表面间的挤压来传递外载荷。 若每个螺栓承受的工作剪力为 F， 则

根据平衡条件得

F=
FR

z
（10⁃15）

图 10⁃21　 普通螺栓连接 图 10⁃22　 铰制孔用螺栓连接

2. 受轴向载荷的螺栓组连接

图 10⁃23 所示为气缸盖螺栓连接， 其载荷通过螺栓组形心， 因此各螺栓分担的工作载荷

F 相等， 设流体压力为 p， 螺栓数为 n， 则缸体周围每个螺栓平均承受的轴向工作载荷为 F=
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图 10⁃23　 气缸盖螺栓连接

pπD2

4n
。 此外， 螺栓还受有预紧力， 其总拉力的求法见第

六节。
3. 受转矩的螺栓组连接

如图 10⁃24 所示的底板螺栓组连接， 转矩 T 作用在连接

接合面内， 在转矩 T 的作用下， 底板将绕通过螺栓组对称中

心 O 并与接合面相垂直的轴线转动。 为了防止底板转动， 可

以采用普通螺栓连接， 也可采用铰制孔用螺栓连接。 其传力

方式和受横向载荷的螺栓组连接相同。

图 10⁃24　 受转矩的螺栓组连接

采用普通螺栓连接时， 靠连接预紧后在接合面间产生的摩擦力矩来抵抗转矩 T （图
10⁃24a）。 假设各螺栓的预紧程度相同， 即各螺栓的预紧力均为 F′， 则各螺栓连接处产生

的摩擦力相等， 并假设此摩擦力集中在螺栓中心处。 为防止接合面发生相对转动， 各摩

擦力应与各螺栓的轴线到螺栓组对称中心的连线相垂直。 根据作用在底板上的力矩平衡

条件得

fF′r1+fF′r2+…+fF′rz≥CT （10⁃16）
由上式可得各螺栓所需的预紧力为

F′ ≥ CT
f（ r1 + r2 + … + rz）

= CT

f∑
z

i = 1
ri

（10⁃17）

式中， f 为接合面的摩擦因数； ri为第 i 个螺栓的轴线到螺栓组对称中心的距离； z 为螺

栓数目； C 为可靠性系数， 同前。
采用铰制孔用螺栓连接时， 在转矩 T 的作用下， 各螺栓受到剪切和挤压作用， 各螺栓

所受的横向工作剪力和该螺栓轴线到螺栓组对称中心 O 的连线相垂直。 为了求得各螺栓工

作剪力的大小， 计算时假定底板为刚体， 受载后接合面仍保持为平面。 则各螺栓的剪切变形

量与该螺栓轴线到螺栓组对称中心的距离成正比。 即距螺栓组对称中心 O 越远， 螺栓的剪

切变形量越大， 如果各螺栓的剪切刚度相同， 则螺栓的剪切变形量越大时， 其所受的工作剪

力也越大。
如图 10⁃24b 所示， 用 ri、 rmax分别表示第 i 个螺栓和受力最大螺栓的轴线到螺栓组对称

中心 O 的距离； Fi、 Fmax分别表示第 i 个螺栓和受力最大螺栓的工作剪力， 则得
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Fmax

rmax
=
Fi

ri
　 　 或　 　 Fi =Fmax

ri
rmax

（10⁃18）

根据作用在底板上的力矩平衡条件得

F1r1+F2r2+…=+Fzrz =T

即 ∑
z

i = 1
Firi = T （10⁃19）

可求得受力最大螺栓的工作剪力为

Fmax =
Trmax

∑
z

i = 1
r2i

（10⁃20）

4. 受倾覆力矩的螺栓组连接

图 10⁃25a 所示为一受倾覆力矩的底板螺栓组连接。 倾覆力矩 M 在通过 x⁃x 轴并垂直于

连接接合面的对称平面内。 底板承受倾覆力矩前， 由于螺栓已拧紧， 螺栓受预紧力 F′， 有

均匀的伸长； 地基在各螺栓的 F′作用下， 有均匀的压缩， 如图 10⁃25b 所示。 当底板受到倾

覆力矩作用后， 它绕轴线 O⁃O 倾转一个角度， 假定仍保持为平面。 此时， 在轴线 O⁃O 左侧，
地基被放松， 螺栓被进一步拉伸； 在右侧， 螺栓被放松， 地基被进一步压缩。 底板受力情况

如图 10⁃25c 所示。

图 10⁃25　 受倾覆力矩的螺栓组连接

上述过程， 可用单个螺栓⁃地基的受力变形图来表示， 如图 10⁃26 所示。 为简便起见，
地基与底板的互相作用力以作用在各螺栓的中心的集中力表示。 如图 10⁃26 所示， 斜线 ObA
表示螺栓的受力变形线， 斜线 OmA 表示地基的受力变形线。 在倾覆力矩 M 作用之前， 螺栓

和地基的工作点都处于 A 点， 底板上的合力为零。 当底板上受到外加的倾覆力矩 M 后， 在

倾转轴线 O⁃O 左侧， 螺栓与地基的工作点分别移至 B1 与 C1 点， 两者作用到底板上的合力

大小等于左侧螺栓的工作载荷 F， 方向向下。 在 O⁃O 右侧， 螺栓与地基的工作点分别移至

B2 与 C2 点， 两者作用到底板上的合力等于载荷 Fm， 其大小等于左侧螺栓的工作载荷 F，
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图 10⁃26　 单个螺栓⁃地基的受力变形图

但方向向上 （注意右侧螺栓的工作载荷为零）。 作

用在 O⁃O 底板两侧所有的合力， 形成一个力矩， 这

个力矩应与外加的倾覆力矩 M 平衡， 即

M = ∑
z

i = 1
FiLi （10⁃21）

因 Fi =Fmax
Li

Lmax

则 M = Fmax∑
z

i = 1

L2
i

Lmax

或

Fmax =
MLmax

∑
z

i = 1
L2
i

（10⁃22）

式中， Fmax为最大的工作载荷； z 为总的螺栓个数； Li为各螺栓轴线到底板轴线 O⁃O 的

距离； Lmax为 Li中最大的值 （图 10⁃25a）。
计算受倾覆力矩的螺栓组的强度时， 首先由预紧力 F′、 最大工作载荷 Fmax确定受力最

大螺栓的总拉力 F0， 由式 （10⁃27） 得

F0 =F′+
kb

kb+kc
Fmax （10⁃23）

然后按式 （10⁃29） 进行强度计算。
在实际使用中， 螺栓组连接所受的工作载荷常常是以上四种简单受力状态的不同组合。

但不论受力状态如何复杂， 都可利用静力分析方法将复杂的受力状态简化成上述四种简单的

受力状态。 因此， 只要分别计算出螺栓组在这些简单受力状态下每个螺栓的工作载荷， 然后

将它们矢量迭加起来， 便得到每个螺栓的总的工作载荷。 求得受力最大的螺栓， 再进行单个

螺栓连接的强度计算。

第六节　 单个螺栓的强度计算

一、 失效形式和设计准则

螺栓连接中的单个螺栓受力分为受轴向载荷 （普通螺栓） 或横向载荷两种。 对于普通

受拉螺栓， 主要失效形式为螺纹部分的塑性变形或断裂； 经常装拆时会因磨损而发生滑扣，
故其设计准则主要保证螺栓杆有足够的拉伸强度； 对于受横向载荷的铰制孔用螺栓， 主要失

效形式为螺杆被剪断， 螺杆或孔壁被压溃， 故其设计准则应保证螺栓杆和被连接件具有足够

的剪切强度和挤压强度。 螺栓的螺纹牙及其他各部分的尺寸是根据等强度原则和使用经验确

定的， 采用标准螺栓时， 这些部分不需进行强度计算。
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二、 受拉螺栓连接的强度计算

1. 松螺栓连接

松螺栓连接装配时不需将螺母拧紧， 即承受工作载荷之前螺栓不受预紧力， 如图 10⁃27

图 10⁃27　 吊钩的螺纹连接

所示的起重吊钩即为松螺栓连接。 当承受工作载荷 F 时， 螺栓杆

受拉， 螺栓危险截面的强度条件为

σ= F
1
4
πd2

1

≤[σ] （10⁃24）

式中， d1 为螺纹的小径 （mm）； F 为作用在螺栓上的轴向工

作载荷 （N）； [σ] 为螺栓连接的许用拉应力 （MPa）， 见表 10⁃5。
2. 紧螺栓连接

（1） 只受预紧力作用的螺栓连接 　 紧螺栓连接装配时需将

螺母拧紧。 在拧紧力矩作用下， 螺栓不仅受预紧力 F′产生的拉

应力 σ 作用， 同时还受螺纹力矩 T1 产生的扭切应力 τ 的作用，
因此螺栓处于受拉伸和扭转的复合应力状态。 对于钢制 M10 ～
M68 普通螺纹， 取 τ≈0. 5σ， 根据第四强度理论， 可求出螺栓危

险截面的当量应力为 σe = σ2+3τ2 = σ2+3×（0. 5σ） 2 ≈1. 3σ。
因此， 对紧螺栓连接的强度计算， 只要将所受的拉应力增大 30%
以考虑切应力的影响即可。 故螺栓螺纹部分的强度条件为

σ= 1. 3F′
1
4
πd2

1

≤ σ[ ] （10⁃25）

式中， F′为螺栓所受的预紧力 （N）。

图 10⁃28　 载荷与变形

（2） 受预紧力和轴向载荷的螺栓连接　 在

图 10⁃23 所示的缸体中， 缸体周围每个螺栓平

均承受的轴向工作载荷为 F = pπD
2

4n
。 在气缸内

具有工作介质之前， 每个螺栓均已按规定的预

紧力 F′拧紧。 在承受轴向工作载荷 F 后， 螺栓

实际承受的总拉伸载荷 F0 并不等于 F′与 F
之和。

螺栓和被连接件受载前后的情况如图

10⁃28所示。 图 10⁃28a 是螺母未拧紧， 螺栓与

被连接件均未受力的情况。 螺栓连接拧紧后，
螺栓因受拉力 F′而伸长了 δb0； 被连接件因受

压力 F′而产生压缩变形 δc0， 如图 10⁃28b 所示。
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在连接承受轴向工作载荷 F 时， 螺栓继续受拉伸， 其变形增量为 Δδ， 总伸长量为 （δb0+Δδ）， 相

应的拉力就是螺栓的总拉伸载荷 F0； 同时， 被连接件则随螺栓的伸长而弹回， 其压缩变形量减少

了 Δδ， 总压缩变形量为 （δc0-Δδ）， 相应的压力就是残余预紧力 F″， 如图 10⁃28c 所示。
上述载荷与变形的关系可用图 10⁃29 所示的线图表示。 若零件的变形在弹性范围内， 则图

10⁃29a、 b分别表示螺栓和被连接件的载荷与变形的关系， 图 10⁃29c 表示连接受轴向载荷后， 螺栓和

被连接件的载荷与变形的关系。 图中， 螺栓的刚度 kb =
F′
δb0

=tanαb； 被连接件的刚度 kc =
F′
δc0

=tanαc。

图 10⁃29　 载荷⁃变形线图

工作载荷 F 和残余预紧力 F″一起作用在螺栓上 （图 10⁃29c）， 故螺栓的总拉伸载荷为
F0 =F+F″ （10⁃26）

紧螺栓连接在轴向工作载荷作用下应能保证被连接件的接合面不出现缝隙， 即残余预紧
力 F″应大于零。 当工作载荷 F 稳定时， 取 F″ = （0. 2 ～ 0. 6）F； 当工作载荷 F 不稳定时， 取
F″=（0. 6～1. 0）F； 对于有紧密性要求的连接 （如压力容器的螺栓连接）， 取 F″ = （1. 5 ～
1. 8）F。

另外， 由图 10⁃29 可知
ΔFb

ΔFc
=

ΔFb

F-ΔFb
=
kbΔδ
kcΔδ

=
kb
kc

ΔFb =
kb

kb+kc
F

螺栓总拉伸载荷 F0也可表示为

F0 =F′+ΔFb =F′+
kb

kb+kc
F （10⁃27）

为保证连接在承受轴向载荷后仍保持所要求的残余预紧力 F″， 需加的预紧力为

F′=F″+ΔFc =F″+ 1-
kb

kb+kc
〓

〓
〓

〓

〓
〓F （10⁃28）

kb
kb+kc

称为螺栓的相对刚度系数， 一般可按表 10⁃4 选取。

表 10⁃4　 螺栓的相对刚度系数

垫片类别 金属垫片或无垫片 皮革垫片 铜皮石棉垫片 橡胶垫片
kb

kb+kc
0. 2～0. 3 0. 7 0. 8 0. 9
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轴向工作载荷指与螺栓轴线方向一致的载荷， 这种受力形式的紧螺栓连接应用最广泛。
如图 10⁃23 所示的气缸盖螺栓连接就是比较典型的例子。 这种连接螺栓实际承受的总拉伸载

荷 F0并不等于 F′与 F 之和， 应按式 （10⁃26） 计算。
考虑到螺栓拧紧时产生的扭切应力的影响， 应将总拉力增大 30%， 其强度条件为

σ=
1. 3F0

π
4
d2
1

≤[σ] （10⁃29）

　 　 式中， F0 为单个螺栓上的总拉力 （N）。

三、 受剪切和挤压螺栓连接的强度计算

图 10⁃30　 铰制孔用螺栓连接

图 10⁃30 所示为铰制孔用螺栓连

接， 螺栓杆与孔壁间没有间隙， 通常

采用基孔制过渡配合。 当连接承受横

向载荷 FR时， 在连接的接合面处， 螺

杆受到剪切， 孔壁和螺杆接触面受到

挤压， 其强度条件为

τ=
FR

mπ
d2
0

4

≤[τ] （10⁃30）

σp =
FR

zd0δ
≤[σp] （10⁃31）

　 　 式中， d0为螺栓剪切面的直径 （mm）； m 为螺栓剪切面的数目； δ 为螺栓杆与被连接件

孔壁间接触受压的最小轴向长度 （mm）； [τ] 为螺栓的许用剪切应力 （MPa）， 见表 10⁃5；
[σp] 为螺栓或孔壁的许用挤压应力 （MPa）， 见表 10⁃5。

表 10⁃5　 螺栓连接的许用应力和安全系数

受载
情况

许用应力 安全系数 S 备　 　 注

受拉
螺栓

受剪
螺栓

[σ] =
σs

S

静载荷

剪切

挤压

变载荷
剪切

挤压

松连接 1. 2～1. 7

紧连接

控制预
紧力

不控制预
紧力

1. 2～1. 5

材料
尺　 　 寸

M6～M16 M16～M30 M30～M60

碳钢 4～3 3～2 2～1. 3

合金钢 5～4 4～2. 5 2. 5

[τ] =σs / 2. 5

[σp] =σs / 1. 25，被连接件材料为钢

[σp] =σb / （2～2. 5），被连接件材料为铸铁

[τ] =σs / （3. 5～5）

[σp]为静载时的 70%～80%

　 σs 为材料的屈服强

度，查表 10⁃6
　 σb 为材料的抗拉强

度，查表 10⁃6

291



表 10⁃6　 螺纹连接件常用材料的力学性能 （单位： MPa）

材料
抗拉强度

σb

屈服强度
σs

疲劳极限

弯曲 σ-1 抗拉 σ-1L

10
Q215
Q235
35
45

40Cr

340～420
340～420
410～470

540
610

750～1000

210
220
240
320
360

650～900

160～220
—

170～220
220～300
250～340
320～440

120～150
—

120～160
170～220
190～250
240～340

【例 10⁃1】 　 如图 10⁃23 所示气缸盖螺栓连接， 缸内气体压强 p = 0. 8MPa， 气缸内径 D =
400mm， 连接螺栓数目 z= 12， 要求紧密连接， 气体不得泄漏， 试确定螺栓直径及螺栓分布

圆直径。
解： （1） 确定每个螺栓的工作载荷 F　 根据题意， 螺栓为同时承受预紧力 F′和工作拉

力 F 的紧螺栓连接， 合力 FQ通过螺栓组形心， 则每个螺栓受的轴向工作载荷为

F=
FQ

z
=πD2p

4z
=π×4002×0. 8

4×12
N= 8378N

（2） 确定每个螺栓的总载荷 F0 　 因气缸有密封要求， 取残余预紧力 F″ = 1. 8F = 1. 8×
8378N= 15080N， 由式 （10⁃26） 得

F0 =F+F″= 8378N+15080N= 23458N
（3） 选择螺栓材料并确定许用应力 [σ] 　 若选螺栓材料为 Q235， 则由表 10⁃6 查材料

的屈服强度 σs = 240MPa。 若不控制预紧力， 则螺栓的许用应力与其直径有关。 假设螺栓直

径为 M20， 查表 10⁃5 取安全系数 S= 2， 则

[σ] =
σs

S
= 240

2
MPa= 120MPa

（4） 确定螺栓直径　 由式 （10⁃29） 得

d1≥
4×1. 3F0

π[σ]
= 4×1. 3×23458

π×120
mm= 17. 99mm

查螺纹标准 GB / T 196—2003， 当公称直径 d = 22mm 时， d1 = 19. 294mm>17. 99mm， 故取

M22 螺栓与试选参数相符， 合适。
（5） 确定螺栓分布圆直径 D0 　 设气缸壁厚为 10mm， 由表 10⁃1， 螺栓分布圆直径 D0为

D0 =D+2e+2×10mm
= 400mm+2×[d+（3～6）mm]+2×10mm
= 400mm+2×[22+（3～6）]mm+20mm
= 470～476mm

取 D0 = 472mm， 螺栓间距 t0为

t0 =
πD0

z
=π×472

12
mm= 123. 57mm

查表 10⁃3， 当 p≤1. 6MPa 时， t0max = 7d = 7×22mm = 154mm， t0 <t0max， 故原所选 D0及 z
合适。
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【例 10⁃2】　 有一个钢制接长柄扳手， 用两个普通螺栓连接， 螺栓材料为 Q235。 已知扳

拧力 F= 200N， 尺寸如图 10⁃31 所示， 试确定普通螺栓直径 （装配时不控制预紧力）。 如果

改用铰制孔用螺栓连接， 计算所需直径？ 取接合面间的摩擦因数 f= 0. 15。
解： （1） 求解 A、 B 两螺栓 （图 10⁃32） 所承受横向载荷的大小　 以扳手右半段为研究

对象， 其受力分析如图 10⁃32 所示， 设 A、 B 点分别为两螺栓的中心。 图中各力对 B 点取矩：
800F= 100FA， 又 FA+F=FB， 得： FA = 1600N， FB = 1800N。

可见， 螺栓 B 受力较大， 因此以下设计均以该螺栓受力为计算依据。

图 10⁃31　 例 10⁃2 图 图 10⁃32　 例 10⁃2 受力分析图

（2） 按普通螺栓连接设计　 要求接合面间的摩擦力不小于横向载荷， 即 fF′≥CFB， 其

中 F′为所需的预紧力， C 为可靠性系数， 取 C= 1. 2， 求得

F′≥1. 2×1800 / 0. 15N= 14400N
由表 10⁃5 和表 10⁃6 查得， [σ] =σs / 3 = 240MPa / 3 = 80MPa。

因此， d1≥
4×1. 3×F′
π [σ]

= 17. 2609mm， 查表取普通螺栓 M20。

（3） 按铰制孔用螺栓连接设计

一方面： 由于扳手连接处厚度为 10mm， 设铰制孔用螺栓与孔壁间轴向接触长度为

8mm， 则挤压应力为

σp =
1800
8×d0

MPa≤[σp] =σs / 1. 25 = 240MPa / 1. 25= 192MPa

　 　 其中， 许用挤压应力查表 10⁃5 得到， 由上式解得： d0≥1. 172mm。
另一方面： 剪切应力为

τ= 1800
1
4
πd2

0

MPa≤ [τ] =
σs

2. 5
= 240MPa / 2. 5 = 96MPa

　 　 其中， 许用剪切应力查表 10⁃5 得到， 由上式解得： d0≥4. 886mm。
因此， 铰制孔用螺栓连接螺杆直径应满足 d0≥4. 886mm， 查表取铰制孔用螺栓 M6。

第七节　 提高螺栓连接强度的措施

螺栓连接的强度主要取决于螺栓的强度， 而影响螺栓强度的因素很多， 下面介绍一些常
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见的提高强度的措施。

一、 减小螺栓的应力幅

受轴向变载荷的螺栓连接， 在最大应力一定时， 应力幅越小， 疲劳强度越高， 连接越可

靠。 由式 （10⁃27） 可知， 在螺栓工作载荷 F 和残余预紧力 F′不变的情况下， 减小螺栓刚度

kb （图 10⁃33a） 或增大被连接件刚度 kc （图 10⁃33b） 都可减小螺栓的应力幅。 为了减小螺

栓刚度， 可适当增加螺栓长度， 减小螺栓光杆部分的直径或采用空心的柔性螺栓 （图

10⁃34）。 为增大被连接件刚度， 可改变被连接件的结构和尺寸， 还可在被连接件之间采用刚

度大的密封垫片 （图 10⁃35a）； 当有紧密性要求时， 不宜用软密封平垫片， 应采用刚度较大

的密封圈 （图 10⁃35b）。

图 10⁃33　 减小螺栓应力幅措施

图 10⁃34　 减小螺栓刚度的措施 图 10⁃35　 软密封平垫片和 O 形密封圈

二、 改善螺纹牙间的偏载现象

受拉的普通螺栓连接， 其螺栓所受的总拉力是通过螺纹牙传递的。 当采用普通螺母时，
即使制造和安装精度很高， 但由于螺栓和螺母的刚度及变形性质不同， 所以各圈螺纹牙上的
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受力也就不同。 当螺纹连接受载时， 螺栓受拉， 螺距增大； 而螺母受压， 螺距减小。 因此，
靠近支承面的第一圈螺纹牙受载最大， 此处最易发生疲劳断裂， 各圈螺纹的载荷分布情况如

图 10⁃36 所示。 因此， 采用圈数多的加厚螺母， 并不能有效提高连接的强度。 而采用悬置螺

母和环槽螺母可改善螺纹牙间的偏载现象 （图 10⁃37）。

图 10⁃36　 螺纹牙间的载荷分布 图 10⁃37　 改善螺纹牙间的偏载现象的措施

三、 减小应力集中

螺纹牙根、 螺纹收尾、 螺栓头与螺栓杆的过渡处都有应力集中， 是产生断裂的危险部

位。 在截面过渡处采用较大的圆角或卸载结构 （图 10⁃38）， 螺纹收尾处用退刀槽等， 可减

小应力集中。

图 10⁃38　 减小螺栓应力集中的方法

四、 避免螺栓承受偏心载荷

由于制造和装配误差或设计不当， 都会使螺栓承受偏心载荷。 这时， 螺栓不但受拉应力

作用， 而且受附加弯曲应力作用。 例如， 螺母支承面歪斜或使用钩头螺栓 （图 10⁃39） 都会

图 10⁃39　 螺栓受到附加弯曲应力的原因
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引起弯曲应力。 避免偏心载荷的方法是： 尽量不采用钩头螺栓， 螺母支承面力求垂直于螺栓

轴线， 采用沉头座、 凸台、 斜垫圈等 （图 10⁃40） 都能达到这个目的。

五、 采用合理的制造工艺

冷镦螺栓头部和滚压螺纹， 其疲劳强度比车制螺纹约提高 30%， 热处理后再经滚压的

效果更好。 渗氮、 碳氮共渗等热处理措施都能提高螺栓的疲劳强度。

图 10⁃40　 避免产生附加弯曲应力的方法

第八节　 螺旋传动简介

螺旋传动 （spiral transmission） 由螺杆和螺母组成， 主要用于将回转运动变换为直线运

动， 同时传递动力。
螺旋传动按其用途可分为：
（1） 传力螺旋　 以传递动力为主， 一般要求用较小的转矩， 产生较大的轴向推力。 传

力螺旋多用在工作时间较短、 速度较低的场合， 通常需有自锁能力。 如图 10⁃41 所示的千斤

顶、 压力机都属于此类。
（2） 传导螺旋　 以传递运动为主， 有时也承受较大的轴向载荷， 如机床进给机构的螺

旋 （图 10⁃42） 等。 传导螺旋常需要在较长的时间内连续工作， 工作速度较高， 因此要求具

有较高的传动精度。
（3） 调整螺旋　 用于调整并固定零部件之间的相对位置， 如千分尺中的螺旋 （图 10⁃43）。
螺旋传动按其摩擦性质又可分为：
（1） 滑动螺旋　 螺旋副做相对运动时产生滑动摩擦的螺旋称为滑动螺旋。 这种螺旋副

常采用梯形螺纹、 锯齿形螺纹或矩形螺纹， 其结构简单， 加工方便， 易于自锁， 但传动效率

低， 易磨损。
（2） 滚动螺旋　 螺旋副做相对运动时产生滚动摩擦的螺旋称为滚动螺旋。 其结构特点

是在螺旋和螺母之间没有封闭循环滚道， 滚道间充以钢球， 当螺杆回转时， 钢球沿螺旋滚道

滚动并带动螺母做直线运动。 按钢球的循环方式可分为两种： 一种是外循环， 即钢球在回路

过程中离开螺旋的表面 （图 10⁃44a）， 另一种是内循环， 即钢球在整个循环过程中始终不脱

离螺旋的表面 （图 10⁃44b）。 滚动螺旋的摩擦阻力小， 传动效率高， 运动灵敏度高， 磨损

小， 精度易保持， 但结构复杂， 成本高， 不能自锁。 故滚动螺旋主要用于对传动精度要求较

高的场合， 如精密机床中的进给机构等。
（3） 静压螺旋　 向螺旋副注入压力油， 使螺纹工作面被油膜分开的螺旋称为静压螺旋。

这种螺旋摩擦损失小， 传动效率高， 工作寿命长。 但结构复杂， 需要一套供油装置， 仅用于
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高效率或特殊要求的场合。

图 10⁃41　 传力螺旋

图 10⁃42　 传导螺旋

图 10⁃43　 千分尺

图 10⁃44　 滚动螺旋传动

第九节　 键　 连　 接

键连接主要用于轴毂间的周向固定并传递转矩， 如轴与轴上的旋转零件 （齿轮、 蜗

轮等） 或摆动零件 （摇臂等） 的连接。 其中有些类型的键还能实现轴向固定或轴向动

连接。

一、 平键连接

平键是矩形剖面的连接件， 它安装在轴和轴上零件轮毂孔的键槽内 （图 10⁃45a）。 键的

两侧面为工作面， 工作时， 依靠键与键槽的挤压传递转矩。 键的上面与轮毂槽底之间留有间

隙， 为非工作面。 平键连接结构简单， 对中良好， 装拆方便， 故应用很广泛， 但它不能实现

轴上零件的轴向固定。
普通平键连接 （plain flat key joints） （图 10⁃45）， 用于轴与轮毂间无相对轴向移动的静
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图 10⁃45　 普通平键连接

图 10⁃46　 导向平键连接

连接， 按端部形状制成 A 型 （圆头）、 B 型 （方头）、
C 型 （单圆头） 三种。 普通平键连接适用于高精度、
高速或冲击、 变载荷的工作情况。

导向平键 （sliding key） 能实现轴上零件的轴向移

动， 构成动连接。 导向平键较长， 需用螺钉固定在轴

槽中， 为便于装拆， 在键上制出起键螺纹孔 （ 图

10⁃46）。
设计时， 键的高度 h 和宽度 b 根据标准选取， 见表

10⁃7， 而键长 L 应根据轴上零件轮毂宽度 B 而定， 通常

L=B-（5～10） mm。 键的尺寸确定后， 再进行强度校核。
表 10⁃7　 普通平键的主要尺寸 （单位： mm）

轴径 d >10～12 >12～17 >17～22 >22～30 >30～38 >38～44 >44～50

键宽 b 4 5 6 8 10 12 14

键高 h 4 5 6 7 8 8 9

键长 L 8～45 10～56 14～70 18～90 22～110 28～140 36～160

轴径 d >50～58 >58～65 >65～75 >75～85 >85～95 >95～110 >110～130

键宽 b 16 18 20 22 25 28 32

键高 h 10 11 12 14 14 16 18

键长 L 45～180 50～200 56～220 63～250 70～280 80～320 90～360

　 键的长度系列：8，10，12，14，16，18，20，22，25，28，32，36，40，45，50，63，70，80，90，100，110，125，140，160，180，200，220，
250，280，320，360。

　 　 注： GB / T 1096—2003 中没有给出相应的轴径尺寸， 其中轴径数据 d 取自旧国标， 供选键时参考。

平键连接的主要失效形式有： 工作面被压溃 （静连接）， 工作面过度磨损 （动连接），
严重过载时也会出现键被剪断。

设载荷为均匀分布， 由图 10⁃45 可得普通平键连接的挤压强度条件为

σp =
2T
dkl

= 4T
dhl

≤[σp] （10⁃32）

　 　 式中， T 为传递的转矩 （N·mm）； d 为轴的直径 （mm）； k 为键与轮槽的接触高度
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（mm）； h 为键的高度 （mm）， h = 2k； l 为键的工作长度 （mm）， （A 型 l = L-b， C 型 l = L-
b / 2）； b 为键的宽度 （mm）； [σp] 为许用挤压应力 （MPa）， 见表 10⁃8。

对于导向平键连接 （动连接）， 计算依据是磨损， 应限制其工作面上的压强

p= 4T
dhl

≤ p[ ] （10⁃33）

　 　 式中， [p] 为许用压强 （MPa）， 见表 10⁃8； 其他同上。

表 10⁃8　 键连接的许用挤压应力和许用压强 （单位： MPa）

许用值 连接方式 轮毂材料
载　 荷　 性　 质

静 轻度冲击 冲　 击

[σp]
静连接

（普通平键、半圆键）
钢

铸铁
120～150
70～80

100～120
50～60

60～90
30～45

[p] 动连接
（导向平键） 钢 50 40 30

　 　 注： 当被连接表面经过淬火时， [p] 可提高 2～3 倍。

当强度不够时， 可适当增加键长 L。 如果使用一个平键不能满足强度要求， 则可采

用两个平键按 180°布置。 考虑到载荷分布的不均匀性， 双键连接的强度只按 1. 5 个键

计算。

二、 半圆键连接

半圆键 （woodruff key） 的侧面为半圆形 （图 10⁃47）， 工作原理与平键相同， 轴上键槽

图 10⁃47　 半圆键连接

用尺寸与键相同的盘形铣刀铣出， 故键可在槽中绕键的

几何中心摆动以适应轮毂键槽底面的斜度， 安装极为方

便。 由于轴上键槽较深， 对轴的强度削弱较大， 所以主

要用于轻载或锥形轴端与轮毂的辅助连接。
半圆键用于静连接， 定心性较普通平键好。

三、 楔键连接

如图 10⁃48a 所示， 楔键 （ taper key） 的上表面和轮

毂键槽的底面， 都有 1 ∶ 100 的斜度。 装配时将楔键打

入， 使楔键楔紧在轮毂槽和轴槽之间， 键的上下两表面为工作面， 靠工作面的挤压力产生的

图 10⁃48　 楔键连接和楔键类型
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摩擦力传递转矩， 并能轴向固定零件和承受一定的单向轴向载荷。 楔键分为普通楔键和钩头

楔键两种 （图 10⁃48b）。 钩头楔键的钩头是为了装拆用的。
由于楔键装入时， 迫使被连接的轴上零件和轴不同心， 故适用于对中精度要求不高、 载

荷平稳和低速的连接。

四、 花键连接

由轴和毂孔上的多个键齿组成的连接称为花键连接 （spline joints）。 当轴、 毂连接传递

的载荷较大或对定心精度要求较高时， 可采用花键连接。 花键连接的承载能力高、 定心性和

导向性好， 对轴和毂的强度削弱较少， 但需要专用设备才能加工花键。
花键连接按其齿形不同， 分为矩形花键 （parallel⁃sided spline） 连接和渐开线花键 （ in⁃

volute spline） 连接等。
1. 矩形花键连接

矩形花键已标准化， 对大径为 ϕ4～ϕ125mm 的矩形花键连接， GB / T 1144—2001 规定以

小径定心 （图 10⁃49）。 它的优点是能通过磨削消除热处理变形， 定心精度高。
2. 渐开线花键连接

渐开线花键 （图 10⁃50） 两侧曲线为渐开线， 其压力角规定有 30°和 45°两种。 渐开线花

键根部强度大， 应力集中小， 承载能力大。

图 10⁃49　 矩形花键连接和定心方式 图 10⁃50　 渐开线花键连接

花键连接是标准零件， 它的设计计算与键连接相似， 先选定类型及尺寸， 然后校核

强度。

第十节　 销　 连　 接

销连接 （pin joints） 主要是用于固定零件之间的相对位置， 也可用于实现轴与轮毂或其

他零件的连接， 并传递不大的载荷， 还可做过载保护元件用于安全装置中。
销是标准件， 选用时可查有关手册。 销的类型有： 圆柱销、 圆锥销、 槽销、 开口销及安

全销等， 如图 10⁃51 所示。
圆柱销以过盈方式装在铰制孔中， 故不宜多次装拆。 圆锥销有 1 ∶ 50 的锥度， 便于安

装， 定位精度较高， 可多次装拆而不影响定位的精确性。
设计销连接时， 可先根据连接的结构特点和工作要求选择销的类型、 材料和尺寸， 必要

时再做强度校核。
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图 10⁃51　 销连接

用于连接的销通常受到挤压和剪切应力的作用， 有时还受到弯曲应力作用。 定位销通常

不受载荷或只受很小的载荷， 其直径可按结构确定， 数目不少于两个。 销的常用材料为 35
钢、 45 钢。

第十一节　 无 键 连 接

不用键或花键的轴与毂的连接称为无键连接。 下面介绍型面连接和胀紧连接。

一、 型面连接

型面连接如图 10⁃52 所示。 把安装轮毂的那一段轴做成表面光滑非圆形截面的柱体 （图
10⁃52a） 或非圆形截面的锥体 （图 10⁃52b）， 并在轮毂上制成相应的孔。 这种轴与毂孔相配

合而构成的连接， 称为型面连接。

图 10⁃52　 型面连接

型面连接装拆方便， 能保证良好的对中性； 连接面上没有键槽及尖角， 从而减少了应力

集中， 故可传递较大的转矩。 但加工比较复杂， 特别是为了保证配合精度， 最后工序多要在

专用机床上进行磨削加工， 故目前应用还不广泛。

二、 胀紧连接

胀紧连接 （图 10⁃53） 是在毂孔与轴之间装入胀紧连接套 （简称胀套）， 可装一个 （指
一组） 或几个， 在轴向力作用下， 同时胀紧轴与毂而构成的一种静连接。 根据胀套结构形

式的不同， GB 5867—1986 规定了五种型号 （Z1 ～ Z5 型）， 下面简要介绍采用 Z1、 Z2 型胀
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套的胀紧连接。
采用 Z1 型胀套的胀紧连接如图 10⁃53 所示， 在毂孔和轴的对应光滑圆柱面间， 加装一

个胀套 （图 10⁃53a） 或两个胀套 （图 10⁃53b）。 当拧紧螺母或螺钉时， 在轴向力的作用下，
内外套筒互相楔紧。 内套筒缩小而箍紧轴， 外套筒胀大而撑紧毂， 使接触面间产生压紧力。
工作时， 利用此压紧力所引起的摩擦力来传递转矩或轴向力。

图 10⁃53　 采用 Z1 型胀套的胀紧连接

采用 Z2 型胀套的胀紧连接如图 10⁃54 所示。 Z2 型胀套中， 与轴或毂孔贴合的套筒均开

有纵向缝隙 （图中未示出）， 以利于变形和胀紧。 根据传递载荷的大小， 可在轴与毂孔间加

装一个或几个胀套。 拧紧连接螺钉， 便可将轴、 毂胀紧， 以传递载荷。

图 10⁃54　 采用 Z2 型胀套的胀紧连接

各型胀套已标准化， 选用时只需根据要设计的

轴和轮毂尺寸以及传递载荷的大小， 查阅手册选择

合适的型号和尺寸。 使传递的载荷在许用范围内，
也即满足下列条件：

传递转矩时 T≤[T] （10⁃34）
传递轴向力时 Fa≤[Fa] （10⁃35）
传递联合作用的转矩和轴向力时， 则合成载荷

FR应满足

FR = F2
a
+ 2000T

d
〓

〓
〓

〓

〓
〓

2
≤[Fa] （10⁃36）

　 　 式中， T 为传递的转矩 （N·m）； [T] 为一个胀套的额定转矩， （N·m）； Fa为传递的

轴向力， （N）； [Fa] 为一个胀套的额定轴向力 （N）； d 为胀套内径 （mm）。
当一个胀套满足不了要求时， 可用两个以上的胀套串联使用 （这时单个胀套传递载荷

的能力将随着胀套数目的增加而降低， 故套数不宜过多）。 其总的额定载荷为 （以转矩为

例）
[Tn] =m[T] （10⁃37）

式中， [Tn] 为 n 个胀套的总额定转矩 （N·m）； m 为额定载荷系数， 见表 10⁃9。

表 10⁃9　 胀套的额定载荷系数 m值

连接中胀套的数量
n

m

Z1 型胀套 Z2 型胀套

1 1. 00 1. 00
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（续）

连接中胀套的数量
n

m

Z1 型胀套 Z2 型胀套

2 1. 56 1. 80
3 1. 86 2. 70
4 2. 03 —

胀紧连接的定心性好， 装拆方便， 引起的应力集中较小， 承载能力高， 并且有安全保护

作用。 但由于要在轴和毂孔间安装胀套， 应用有时受到结构尺寸的限制。

习　 　 题

10⁃1　 螺纹的主要类型有哪几种？ 如何合理选用？
10⁃2　 螺纹的主要参数有哪些？ 螺距和导程有何不同？
10⁃3　 螺栓、 双头螺柱、 螺钉、 紧定螺钉在应用上有何不同？
10⁃4　 受拉螺栓的松连接与紧连接有什么区别？ 它们在设计计算时有何不同？
10⁃5　 螺纹连接常用的防松方法有哪几种？ 它们是如何防松的？
10⁃6　 在受横向载荷的螺栓组连接中， 什么情况下宜采用铰制孔用螺栓？
10⁃7　 受轴向载荷作用的紧螺栓连接中， 为什么总载荷不是预紧力和轴向载荷之和？
10⁃8　 验算键连接时， 如强度不够应采用什么措施？ 如需再加一个键， 这个键的位置放在何处为好？

平键与楔键的位置放置有何不同？
10⁃9　 平键与楔键的工作原理有何差异？
10⁃10　 如何选取普通平键的尺寸 b×h×L？ 它的公称长度 L 与工作长度 l 之间有什么关系？
10⁃11　 花键连接和平键连接相比有哪些优缺点？
10⁃12　 如图 10⁃55 所示， 某机构上拉杆与拉杆头用粗牙普通螺纹连接。 已知拉杆所受最大载荷 F =

10kN， 拉杆的材料为 Q235， 试确定拉杆螺纹直径。

图 10⁃55　 题 10⁃12 图 图 10⁃56　 题 10⁃13 图

10⁃13　 带式输送机的凸缘联轴器如图 10⁃56 所示， 用 4 个普通螺栓连接， D0 = 125mm， 传递转矩 T =
200N·m， 联轴器接合面上的摩擦因数 f= 0. 15， 试计算螺栓直径。

10⁃14　 有一压力容器， 已知容器内径 D= 280mm， 气体压强 p= 0. 5MPa， 容器盖用 12 个普通螺栓与容

器相连接， 螺栓材料为 35 钢， 采用铜皮石棉垫片， 试确定螺栓直径 （参考图 10⁃24）。
10⁃15　 套筒联轴器用平键与轴连接。 已知轴径 d= 35mm， 轴径长 L= 60mm， 联轴器材料为铸铁， 承受

静载荷。 套筒外径 D= 90mm， 试画出连接的结构图， 并计算连接传递转矩的大小。
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第十一章　 轴 的 设 计

第一节　 概　 　 述

轴是组成机器的重要零件之一， 轴的主要功用是支承回转零件 （如齿轮、 带轮等） 及

传递运动和动力。

一、 轴的分类和应用

轴按其轴线形状分为直轴 （图 11⁃1） 和曲轴 （图 11⁃2） 两类。 曲轴 （crank shaft） 是往

复式机械中的专用零件， 本章主要讨论直轴。 直轴 （straight shaft） 按其外形不同， 分为光

轴 （图 11⁃1a） 和阶梯轴 （图 11⁃1b） 两种。 光轴加工制造简单， 但轴上零件不易装配和定

位； 一般机械中， 阶梯轴的应用较为广泛， 这是由于阶梯轴各截面直径不等， 便于轴上零件

的安装和定位， 各轴段强度接近。
直轴一般都制成实心的。 在有些机器中也有采用空心轴 （图 11⁃3）。 当空心轴的内、 外径比

值选取适当时， 可在保证轴的强度、 刚度要求下减轻轴的重量。 通常空心轴的内、 外径比值为

0. 5～0. 6。 空心轴的内孔还可以输送液体和工件， 如车床主轴孔可通过待加工的棒料。
此外， 还有一种钢丝软轴， 也称为钢丝挠性轴 （图 11⁃4）。 钢丝软轴是由多层紧贴在一

起的钢丝分层卷绕而成的， 可以把回转运动和转矩灵活地传到任何位置。

图 11⁃1　 直轴

图 11⁃2　 曲轴

按照承受载荷的不同， 轴可分为转轴、 心轴和传动轴三类。 工作中既承受弯矩又承受转

矩的轴称为转轴 （revolving shaft）。 转轴在机器中最为常见， 如减速器的齿轮轴 （图11⁃5）。
只承受弯矩而不承受转矩的轴称为心轴 （spindle）， 心轴又分为转动心轴 （图 11⁃6a） 和固

定心轴 （图 11⁃6b） 两类。 只承受转矩而不承受弯矩的轴称为传动轴 （ transmission shaft），
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如汽车变速器和后桥之间的传动轴 （图 11⁃7）。

图 11⁃3　 空心轴 图 11⁃4　 钢丝软轴

图 11⁃5　 支承齿轮的转轴 图 11⁃6　 支承滑轮的心轴

图 11⁃7　 传动轴

二、 轴的失效形式和设计的主要内容

1. 轴的失效形式

轴的失效形式主要有以下几种：
1） 因疲劳强度不足而产生疲劳断裂。
2） 因静强度不足而产生塑性变形或脆性断裂。
3） 因刚度不足而产生超过允许范围的弯曲变形或扭转变形。
4） 其他失效形式。 如在高转速下工作的轴， 可能会发生共振或振幅过大而失效； 轴颈

磨损等。
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2. 轴设计的主要内容

轴的设计和其他零件的设计相似， 主要包括结构设计和工作能力计算两方面的内容。
轴的结构设计是指根据轴上零件的安装、 定位及轴制造工艺等方面的要求， 合理确定轴

的结构形式和外形尺寸。 轴的结构设计不合理， 会影响轴的工作能力和轴上零件的工作可靠

性， 还会增加轴的制造成本和轴上零件装配的困难等。 因此， 轴的结构设计是轴设计中的重

要内容。
轴的工作能力计算包括轴的强度、 刚度、 振动稳定性等方面的计算。 多数情况下， 为了

保证所设计的轴能正常工作， 必须通过强度计算保证其有足够的强度， 以防塑性变形或断

裂。 对有刚度要求的轴 （如电机轴、 机床主轴等）， 要进行刚度计算， 以防工作时产生过大

的弹性变形； 对高速运转的轴， 为避免共振， 还需进行振动稳定性计算。

三、 轴的材料

合理选用轴的材料， 使之不仅满足强度、 刚度等方面的要求， 还应当满足经济合理性和

良好加工工艺性的原则。
轴的材料主要是碳钢和合金钢。 钢轴的毛坯通常用锻件和轧制圆钢。
一般机器的轴常用 35、 45、 50 等中碳钢制造， 碳钢比合金钢价廉， 对应力集中的敏感

性较低， 并且可用热处理方法提高抗疲劳强度和耐磨性。 其中以 45 钢最为常用。 对于受力

较小或不太重要的轴， 可以使用 Q235、 Q275 等普通碳钢。
对于要求强度较高、 尺寸较小或有其他特殊要求的轴， 可以采用合金钢材料。 合金钢比

碳钢具有更好的力学性能和热处理性能。 但合金钢对应力集中敏感性高， 设计时应特别注意

从结构上避免和降低应力集中。
此外， 在一般工作温度下 （低于 200℃）， 各种碳钢和合金钢的弹性模量相差不大， 热

处理对钢的弹性模量影响很小。 因此， 用合金钢代替碳钢或通过热处理并不能提高轴的刚

度。 故在选择钢的种类和热处理方法时， 所依据的主要是强度和耐磨性， 而不是轴的弯曲刚

度和扭转刚度等。
高强度铸铁和球墨铸铁适用于结构外形复杂的轴， 且具有吸振性好、 应力集中敏感性

低、 耐磨性强、 价廉等优点。 表 11⁃1 列出了轴的常用材料及其主要力学性能。

表 11⁃1　 轴的常用材料及其主要力学性能

材料
牌号

热处
理

毛坯
直径
/ mm

硬度
（HBW）

抗拉强度
σb

屈服
强度
σs

弯曲疲
劳极限
σ-1

剪切疲
劳极限
τ-1

许用弯
曲疲劳
极限
[σ-1]

MPa

备注

Q235⁃A
热轧或
锻后
空冷

≤100 400～200 225

>100～250 375～390 215
170 105 40 　 用于不重要及受载荷不大

的轴

45

正火
回火

调质

≤100 170～217 590 295 255 140

>100～300 162～217 570 285 245 135

≤200 217～255 940 355 275 155

55 　 应用最广泛

60 　 用于载荷较大，而无很大
冲击的轴
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（续）

材料
牌号

热处
理

毛坯
直径
/ mm

硬度
（HBW）

抗拉强度
σb

屈服
强度
σs

弯曲疲
劳极限
σ-1

剪切疲
劳极限
τ-1

许用弯
曲疲劳
极限
[σ-1]

MPa

备注

40Cr 调质
≤100

>100～300
241～286

735 540 355 200

685 490 225 185
70 　 用于载荷较大，而无很大

冲击的轴

40CrNi 调质
≤100 270～300 900 735 430 260

>100～300 240～270 785 570 370 210
75 　 用于很重要的轴

38SiMnMo 调质
≤100 229～286 735 590 365 210

>100～300 217～269 685 540 345 195
70 　 用 于 重 要 轴， 性 能 接

近 40CrNi

38CrMoAlA 调质

≤60 293～321 930 785 440 280

>60～100 277～302 835 685 410 270

>100～160 241～277 785 590 375 220

75
　 用于要求高耐磨性、高强
度且热处理（渗氮）变形很小
的轴

20Cr
渗碳+
淬火+
回火

≤60
渗碳
56～62
HRC

640 390 305 160 60 　 用于要求强度及韧性均较
高的轴

3Cr12 调质 ≤100 ≥214 835 635 395 230 75 　 用于在腐蚀条件下工作
的轴

1Cr18Ni9Ti 淬火
≤100

>100～200
≤192

530

490
195

190 115

180 110
45 　 用于高、低温及在腐蚀条

件下工作的轴

QT600—3 — 190～270 600 370 215 185 　 用于制造复杂外形的轴

　 　 注： 表中所列弯曲疲劳极限 σ-1值是按下列关系计算的， 供设计时参考。 碳钢： σ-1≈0. 43σb； 合金钢： σ-1≈0. 2
（σb+σs）+100MPa； 不锈钢： σ-1≈0. 27（σb+σs）； 球墨铸铁： σ-1≈0. 36σb， τ-1≈0. 31σb。

第二节　 轴的结构设计

轴的结构设计主要是使轴的各部分具有合理的外形和尺寸。 影响轴的结构因素主要有：
轴在机器中的安装位置和要求； 轴上零件的布局及固定形式； 轴上载荷大小、 方向和分布情

况； 所采用轴承的类型和尺寸； 轴的加工和装配工艺性等。 由于影响轴的结构因素很多， 且

其结构形式又要随着具体情况的不同而异， 所以轴的结构没有标准形式。 设计时， 必须依据

轴的具体情况做具体分析， 综合考虑解决。 但是， 不论何种情况， 轴的结构都应满足： 轴和

轴上零件应有准确的工作位置； 轴上零件便于装拆和调整； 轴有良好的加工工艺性。 基于上

述要求， 轴的结构设计应考虑以下几个主要问题。

一、 拟定轴上零件装配方案

轴上零件的装配方案对轴的结构形式有很大影响， 不同的装配方案得到不同的结构形

式。 一般拟定几个不同装配方案， 然后进行分析比较选择。 图 11⁃8a 为一圆锥—圆柱齿轮减

速器装置， 图 11⁃8b、 c 为该减速器输出轴的两种装配方案。 如图 11⁃8b 所示装配方案中： 齿
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轮、 套筒、 左端滚动轴承、 左端轴承端盖、 半联轴器依次从轴左端向右安装， 右端只装右端

滚动轴承和轴承端盖。 如图 11⁃8c 所示装配方案中： 齿轮、 套筒、 右端滚动轴承、 右端轴承

端盖依次从轴右端向左安装， 左端滚动轴承、 左端轴承端盖和半联轴器依次从轴左端向右安

装。 显然， 图 11⁃8c 所示方案增加了一个长套筒， 增加了套筒的质量， 同时也给加工带来了

不便。 所以， 图 11⁃8b 所示方案优于图 11⁃8c 所示方案。

图 11⁃8　 轴上零件装配

二、 轴上零件的定位

为了防止轴上零件受力时发生沿轴向或周向的相对运动， 除了有游动或空转的要求外，
轴上零件都必须进行轴向和周向定位， 以保证其准确的工作位置。

1. 零件的轴向定位

（1） 轴肩和轴环 （shaft shoulder） 　 轴肩或轴环定位是轴上零件最可靠的定位方法， 其

结构简单， 能承受较大的轴向载荷， 但会使轴径增加， 阶梯处产生应力集中。
轴肩分为定位轴肩和非定位轴肩， 轴肩或轴环由定位面和过渡圆角组成。 为了保证轴上

零件能紧靠定位面， 定位圆角半径 r 必须小于相配零件毂孔端部的倒角 C 或圆角半径 R （图
11⁃9a、 b）。 轴上零件的倒角 C 与圆角半径 R 的推荐值见表 11⁃2。 为了有足够的强度来承受

轴向力， 定位轴肩高度 h 一般取 （2～3） C 或 （2 ～ 3） R。 固定滚动轴承的轴肩高度 h 及圆

角半径 r 应按滚动轴承的安装尺寸查取。 非定位轴肩， 其直径的变化是为装配方便或区别加

工表面， 所以轴肩的高度 h 无严格要求， 一般取 1～2mm （图 11⁃9c）。
表 11⁃2　 轴上零件的倒角 C与圆角半径 R的推荐值 （单位： mm）

直径 d >6～10 >10～18 >18～30 >30～50 >50～80 >80～120 >120～180

C 或 R 0. 5 0. 6 0. 8 1. 0 1. 2 1. 6 2. 0 2. 5 3. 0

轴环的功用与轴肩相同， 轴环宽度 b≥1. 4h （图 11⁃9b）。
（2） 套筒 （sleeve）　 套筒定位 （图 11⁃10） 结构简单， 定位可靠， 一零件上的轴向力可
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图 11⁃9　 轴肩和轴环

图 11⁃10　 套筒

不经轴直接传到另一零件上， 不削弱轴的强度， 套

筒定位适用于轴上两零件距离较短的情况。 另外，
由于套筒与轴之间存在间隙， 所以在高速情况下不

宜使用。
（3） 轴端挡圈 （shaft end ring）　 轴端挡圈定位

简单可靠， 拆装方便， 可承受较大的轴向力， 适用

于轴端零件的定位。 为防止螺钉松脱， 可采用圆柱

销锁定轴端挡圈 （图 11⁃11a） 或采用双螺钉加止动垫片防止松动 （图 11⁃11b） 等方法固定。

图 11⁃11　 轴端挡圈

（4） 圆锥面 （cone of revolution）　 圆锥面定位 （图 11⁃12） 适用于固定轴端零件， 这种

定位方式适用于承受冲击载荷及对中性要求高的场合。
（5） 圆螺母 （circular nut） 　 圆螺母做轴向定位 （图 11⁃13）， 可承受较大的轴向力， 但

轴上螺纹处会有较大应力集中， 削弱轴的疲劳强度。 圆螺母定位常用于固定轴端零件或轴上

零件间距较大的场合。
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图 11⁃12　 圆锥面 图 11⁃13　 圆螺母

（6） 弹性挡圈 （circlip） 　 弹性挡圈定位 （图 11⁃14） 装拆方便、 结构紧凑， 但受力较

小， 且轴上切槽会引起应力集中， 削弱轴的强度。 常见于轴承的定位。
（7） 紧定螺钉及锁紧挡圈 （ set screw and lock baffle ring） 　 紧定螺钉及锁紧挡圈定位

（图 11⁃15） 结构简单、 受力较小， 不适合高速场合。 常用于光轴上零件的定位。

图 11⁃14　 弹性挡圈 图 11⁃15　 紧定螺钉及锁紧挡圈

2. 零件的周向定位

轴上零件周向定位又称为轴毂连接。 其目的是使轴上零件与轴一起转动， 传递转矩。 常见周

向定位方法有： 键连接、 花键连接、 型面连接、 弹性环连接、 销连接和过盈连接等 （图 11⁃16）。

图 11⁃16　 轴上零件的周向定位方法
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三、 各轴段直径和长度的确定

轴的直径大小应该根据轴所承受的载荷来确定。 但是， 初步确定轴的直径时， 往往不知

道支反力的作用点， 不能决定弯矩的大小和分布情况。 因而， 在实际设计中， 通常是按扭矩

强度条件来初步估算轴的直径， 并将这一估算值作为轴受扭段的最小直径 （参见本章第三

节）， 也可以凭经验和参考同类机械用类比的方法确定轴的最小直径。
最小轴径确定后， 可按轴上零件的装配方案和定位要求， 逐步确定各轴段的直径， 并根

据轴上零件的轴向尺寸、 各零件的相互位置关系以及零件装配所需的装配和调整空间， 确定

轴的各段长度。
具体设计时， 需要注意以下几个问题：
1） 轴上与零件相配合的直径应取成标准值， 非配合轴段允许为非标准值， 但最好取为

整数。
2） 与滚动轴承相配合的直径， 必须符合滚动轴承的内径标准。
3） 安装联轴器的轴径应与联轴器的孔径范围相适应。
4） 轴上的螺纹直径应符合标准。
5） 轴上与零件相配合部分的轴段长度， 应比轮毂长度略短 2～3mm， 以保证零件轴向定

位可靠 （图 11⁃9c）。
6） 若在轴上装有滑移的零件， 应该考虑零件的滑移距离。
7） 轴上各零件之间应该留有适当的间隙， 以防止运转时相碰。

四、 轴的结构工艺性

设计轴的结构时， 应便于轴的加工和轴上零件的装配。 为了便于加工， 应使轴上直径相近处

的圆角、 倒角、 越程槽、 退刀槽等尺寸一致。 所有键槽尽可能开在同一直线上 （图 11⁃17）， 需要

磨削的轴段要留有越程槽 （图 11⁃18a）， 有螺纹的轴段要留有退刀槽 （图 11⁃18b）。

图 11⁃17　 键槽布置 图 11⁃18　 越程槽和退刀槽

为了便于装配， 轴和轴肩的端部应加工出倒角 （图 11⁃19a）， 一般为 45°； 过盈配合连

接的部分常加工出导向锥面 （图 11⁃19b）， 以使零件顺利压入。

图 11⁃19　 倒角和锥面
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五、 提高轴强度的措施

1. 减小应力集中

为了减小轴在突变截面处的应力集中， 阶梯轴相邻轴段的直径不宜相差过大， 应适当增

大过渡部分的圆角半径。 若轴肩处的过渡圆角半径受结构限制难以扩大， 则可采用凹切圆角

（图 11⁃20a） 或肩环结构 （图 11⁃20b）。 应尽量避免在轴上 （特别是应力大的部位） 开横

孔、 切口或凹槽。

图 11⁃20　 凹切圆角和肩环

当轴与轴上零件为过盈配合时， 配合边缘处有应力集中。 可采用增大配合处直径 （图
11⁃21a）、 轴上开减载槽 （图 11⁃21b）、 轮毂端部开减载槽 （图 11⁃21c） 方法减小应力集中。

图 11⁃21　 轴与轴上零件过盈配合采取结构

图 11⁃22　 轴上零件的布置

2. 改善轴的受力状况

轴的结构设计时， 还可以采用

改善轴的受力情况、 改变轴上零件

位置等措施， 来提高轴的强度。 如

图 11⁃22 所示， 为减小轴上的转矩，
将输入轮布置在输出轮的中间 （图
11⁃22b）， 而 不 要 置 于 一 端 （ 图

11⁃22a）。 　
3. 改善轴的表面质量

轴的表面质量对轴的疲劳强度

有显著影响。 实践表明， 疲劳裂纹

往往发生在表面粗糙的部位， 通过

降低轴的表面粗糙度值， 可提高轴

的疲劳强度。 采用高频感应淬火、 辗压、 喷丸、 渗碳淬火、 渗氮等表面强化处理， 可以显著
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提高轴的疲劳强度。

第三节　 轴的强度计算

轴的结构设计完成后， 轴上零件的位置已确定， 轴的支承位置和轴上载荷的大小、 方向

和作用点已知， 这时就可以对轴进行受力分析， 校核轴的强度。

一、 按扭转强度条件计算

这种方法适用于以传递转矩为主的传动轴， 也可用于初步估算转轴的最小直径， 并用降

低许用扭转切应力的方法来考虑弯矩的影响。
由材料力学， 圆截面轴的扭转强度条件为

τT =
T
WT

=
9. 55×106 P

n
0. 2d3 ≤[τT] （11⁃1）

　 　 式中， τT 为扭转切应力 （MPa）； T 为轴所传递的转矩 （N·mm）； WT 为轴的抗扭截面系数

（mm3）， 计算公式见表 11⁃3， 对于实心轴， WT≈0. 2d3； P 为轴所传递的功率 （kW）； n 为轴的

转速 （r / min）； d 为轴的直径 （mm）； [τT] 为许用扭转切应力 （MPa）， 见表 11⁃4。
由式 （11⁃1） 得到满足扭转强度条件的轴的直径为

d≥
3 9. 55×106

0. 2[τT]

3 P
n

=A0

3 P
n

（11⁃2）

　 　 式中， A0是常数， 与轴的材料和承载情况有关， 见表 11⁃4。
表 11⁃3　 轴的抗弯和抗扭截面系数计算公式

截面形状 抗弯截面系数 W 抗扭截面系数 WT

πd3

32
≈0. 1d3 πd3

16
≈0. 2d3

πd3

32
（1-γ4）≈0. 1d3（1-γ4）

γ=
d0

d（ ）
πd3

16
（1-γ4）≈0. 2d3（1-γ4）

πd3

32
-bt （d

-t） 2

2d
πd3

16
-bt （d

-t） 2

d
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（续）
截面形状 抗弯截面系数 W 抗扭截面系数 WT

πd3

32
-bt （d

-t） 2

2d
πd3

16
-bt （d

-t） 2

d

πd3

32 1-1. 54
d0

d（ ） πd3

16 1-
d0

d（ ）

πd4+bzn（D-d）（D+d） 2

32D
（ zn 为花键齿数）

πd4+bzn（D-d）（D+d） 2

16D

πd3

32
≈0. 1d3 πd3

16
≈0. 2d3

　 　 注： 近似计算时， 单、 双键槽一般可忽略不计， 花键轴截面可视为直径等于平均值的圆截面。

表 11⁃4　 常用材料的 [τT] 和 A0值

轴的材料 Q235A、20 Q275、35（1Cr18Ni9Ti） 45 40Cr、35SiMn、
38SiMnMo、3Cr13

[τT] / MPa 15～25 20～35 25～45 35～55

A0 149～126 135～112 126～103 112～97

　 　 注： [τT] 已经考虑了弯矩对轴的影响； 当弯矩相对转矩较小或只受转矩时， A0取较小值， [τT] 取较大值； 反之，
A0取较大值， [τT] 取较小值。

应当指出， 当轴截面上开有键槽时， 应增大轴径以考虑键槽对轴的强度的削弱， 见表

11⁃5。
表 11⁃5　 有键槽时轴径的修正方式

轴径 / mm 有一个键槽 有两个键槽

d>100 轴径增大 3% 轴径增大 7%

d≤100 轴径增大 5%～7% 轴径增大 10%～15%
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二、 按弯扭合成强度条件计算

通过轴的结构设计， 轴的主要结构尺寸、 轴上零件的位置， 以及外载荷和支反力的作用

位置均已确定， 轴上的载荷 （弯矩和转矩） 已可以求得， 因而可按弯扭合成强度条件对轴

进行强度校核计算。 一般的轴用这种方法计算即可。 其计算步骤如下：
1. 作出轴的受力简图 （即力学模型）
轴所受的载荷是从轴上零件传来的。 计算时， 常将轴上的分布载荷简化为集中力， 其作

用点取为载荷分布段的中点。 作用在轴上的转矩， 一般从传动件轮毂宽度的中点算起。 通常

把轴当作置于铰链支座上的梁， 支反力的作用点与轴承的类型和布置有关， 可按图 11⁃23 来

确定。 图 11⁃23b 中的 a 值可查滚动轴承样本或手册， 图 11⁃23d 中的 e 值可根据滑动轴承的

宽径比 B / d 确定。 当 B / d≤1 时， e= 0. 5B； 当 B / d>1 时， e= 0. 5d， 但不小于 （0. 25～0. 35）
B； 对于调心轴承 e= 0. 5B。

图 11⁃23　 轴的支反力作用点

在作受力图时， 应先求出轴上受力零件的载荷 （若为空间力系， 应把空间力分解为圆

周力、 径向力和轴向力， 然后把它们全部转化到轴上）， 并将其分解为水平分力和垂直分

力， 如图 11⁃24a 所示。 然后求出各支承处的水平分力 FNH和垂直分力 FNV （轴向反力可表示

在适当的面上， 图 11⁃24c 是表示在垂直面上， 故标以 F′NV1）。
2. 作出轴的弯矩图

根据上述受力简图， 分别按水平面和垂直面计算各力产生的弯矩， 并按计算结果作出轴

的水平面上的弯矩图 MH （图 11⁃24b） 和垂直面上的弯矩图 MV （图 11⁃24c）； 然后按下式计

算总弯矩并作出总弯矩图 M （图 11⁃24d）。

M= M2
H
+M2

V （11⁃3）
3. 作出轴的转矩图

转矩图如图 11⁃24e 所示。
4. 校核轴的强度

根据弯矩图和转矩图， 可以针对某些危险截面 （即弯矩和转矩大而轴径可能不足的截

面） 进行轴的强度校核。 对于一般钢制的轴， 可以按第三强度理论求出危险截面的计算应
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图 11⁃24　 轴的载荷分析图

力 σca， 其大小为

σca = σ2+4τ2

　 　 式中， σ 为危险截面上的弯矩 M
所产生的弯曲应力， 通常是对称循环

变应力； τ 为转矩 T 产生的扭转切应

力， 通常不是对称循环变应力。 为了

考虑两者循环特性不同的影响， 引入

折合系数 α， 则计算应力 σca为

σca = σ2+4 （ατ） 2 （11⁃4）
　 　 式中， 弯曲应力 σ 为对称循环变

应力。 当扭转切应力为静应力时， 取

α≈0. 3； 当扭转切应力为脉动循环变

应力时， 取 α≈0. 6； 当扭转切应力也

为对称循环变应力时， 取 α= 1。

对于直径为 d 的圆轴， σ = M
W

，

τ= T
WT

= T
2W

， 将 σ、 τ 代入式 （11⁃4）

得其弯扭合成强度条件为

σca =
M
W

〓

〓
〓

〓

〓
〓

2
+4 αT

2W
〓

〓
〓

〓

〓
〓

2

　 　 　 = M2+（αT） 2

W
≤[σ-1]

（11⁃5）
　 　 式 中， σca 为 轴 的 计 算 应 力

（MPa）； M 为轴所受的弯矩 （ N·
mm）； T 为轴所受的转矩 （N·mm）； W 为轴的抗弯截面系数 （mm3）， 计算公式见表 11⁃3；
[σ-1] 为对称循环变应力时轴的许用弯曲应力 （MPa）， 其值按表 11⁃1 选用。

由于心轴工作时只承受弯矩而不承受转矩， 所以在应用式 （11⁃5） 时， 应取 T = 0。 转

动心轴的弯曲应力是对称循环变应力， 故其弯曲许用应力为 [σ-1] （[σ-1] 为对称循环变

应力时的许用弯曲应力）； 对于固定心轴， 当载荷变化 （考虑停车、 起动的影响） 时， 弯曲

应力可视为脉动循环变应力， 所以其许用应力为 [σ0] （ [σ0] 为脉动循环变应力时的许用

应力）， [σ0]≈1. 7[σ-1]。
若验算轴的强度不够， 即 σca>[σ-1]， 则可用增大轴的直径、 改用强度较高的材料或改

变热处理方法等措施来提高轴的强度； 若 σca比 [σ-1] 小很多时， 是否要减小轴的直径，
应该综合考虑其他因素而定， 如刚度、 振动稳定性、 加工和装配工艺条件等。 这种强度校核

方法， 在工作应力分析方面是比较准确的， 对于一般工作条件下工作的转轴已经足够精

确了。
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【例 11⁃1】　 某化工设备中的输送装置运转平稳， 工作转矩变化很小， 以锥—圆柱齿轮

减速器作为减速装置， 试设计该减速器的输出轴。 装置简图如图 11⁃8a 所示。 输入轴与电动

机相连、 输出轴与工作机通过弹性柱销联轴器相连； 输出轴单向旋转 （从装有半联轴器的

一端看为顺时针方向）。 已知电动机功率 P= 10kW， 转速 n1 = 1450r / min， 齿轮机构参数列于

下表：
级　 别 z1 z2 mn / mm mt / mm β αn h∗

a 齿宽 / mm

高速级 20 75 3. 5

低速级 23 95 4 4. 0404 8°06′34″
20° 1

大锥齿轮轮毂长 L= 50mm

B1 = 85，B2 = 80

解： （1） 确定输出轴的功率 P3、 转速 n3和转矩 T3 　 若取每级齿轮传动和每对轴承效率

共计为 0. 97， 则输出轴的输入功率为

P3 =Pη2 = 10×0. 972kW=9. 41kW
又， 输出轴转速为

n3 =n1
1
i
= 1450×20

75
×23
95

r / min = 93. 61r / min

于是， 输出轴的转矩为

T3 = 9. 55×106
P3

n3
≈960000N·mm

（2） 求作用在齿轮上的力　 低速级大齿轮分度圆直径为

d2 =mtz2 = 4. 0404×95mm= 383. 84mm

各力为 Ft =
2T3

d2
= 2×960000

383. 84
N= 5002N

Fr =Ft
tanαn

cosβ
= 5002N×

tanαn

cosβ
= 1839N

Fa =Ft tanβ= 5002N×tanβ= 713N
三个力的方向如图 11⁃24 所示。

（3） 初步确定轴的最小直径　 选择轴的材料为 45 钢， 调质处理。 根据表 11⁃4， 取 A0 =
112， 得

dmin =A0

3 P3

n3
= 112×

3 9. 41
93. 61

mm= 52. 1mm

因输出轴最小直径处安装联轴器需开键槽， 对轴的强度有削弱， 应将轴径增大约 5%，
即最小轴径取 54. 705mm。 但考虑到此处需安装联轴器 （图 11⁃8a）， 为了使所选轴径与联轴

器孔径相配合， 故需同时选取联轴器型号并协调轴孔直径。
联轴器的计算转矩 Tca =KAT， 查表 13⁃1， 考虑到转矩变化小， 取 KA = 1. 3， 于是

Tca =KAT= 1. 3×960000N·mm=1248000N·mm
按照联轴器计算转矩小于其公称转矩的选择标准， 查阅 GB / T 5014—2003 可知， 选用

LX4 型弹性柱销联轴器， 其公称转矩为 2500N·m。 半联轴器的孔径为 55mm， 故取 dⅠ-Ⅱ =
55mm， 半联轴器轮毂孔长 L1 = 84mm， 半联轴器长度 L= 112mm。

（4） 轴的结构设计
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1） 拟定轴上零件的装配方案。 本题方案已在前面分析比较， 现选用如图 11⁃8b 所示的

装配方案。
2） 根据轴向定位的要求确定轴的各段直径及长度。
① 为保证联轴器轴向定位可靠， Ⅰ⁃Ⅱ轴端右端需制出一轴肩， 故取Ⅱ⁃Ⅲ段的轴径

dⅡ⁃Ⅲ = 62mm； 半联轴器左端用轴端挡圈定位， 按轴端直径选用挡圈直径 D = 65mm。 由于半

联轴器轮毂孔长 L1 = 84mm， 为了保证轴端挡圈只压在半联轴器而不压在轴的端面上， 故Ⅰ⁃
Ⅱ段的长度应比 L1略短一些， 现取 lⅠ⁃Ⅱ = 82mm。

② 初选轴承的类型及型号。 因轴既受径向力又受轴向力作用， 故选用单列圆锥滚子轴

承， 参照工作要求并根据 dⅡ⁃Ⅲ = 62mm， 查轴承样本初步选用 30313， 其尺寸为 d×D×T =
65mm×140mm×36mm， 故取 dⅢ⁃Ⅳ =dⅦ⁃Ⅷ = 65mm， lⅦ⁃Ⅷ = 36mm。

左端轴承采用套筒定位， 右端轴承采用轴肩定位， 由轴承样本查得 30313 型轴承的定位

轴肩高度 h= 6mm， 取故 dⅥ⁃Ⅷ = 77mm。
③ 低速级大齿轮的定位及安装齿轮处轴段尺寸的确定。 取安装齿轮处轴段直径 dⅣ⁃Ⅴ =

70mm； 齿轮的左端与左轴承之间采用套筒定位。 已知低速级大齿轮轮毂宽度 B2 = 80mm， 为

使套筒端面可靠地压紧齿轮， 此轴段应略小于齿轮轮毂宽度， 故取 lⅣ⁃Ⅴ = 76mm。 齿轮的右

端采用轴肩定位， 轴肩的高度 h=（2 ～ 3）C， 取 h = 6mm， 则取轴环直径 dⅤ⁃Ⅵ = 82mm； 轴环

宽度 b≥1. 4h， 则取轴环的宽度 lⅤ⁃Ⅵ = 12mm。
④ 轴承端盖的总宽度为 20mm （由减速器及轴承端盖的设计而定）。 为满足轴承端盖的

拆装及便于轴承添加润滑脂的要求， 取端盖的外端面与半联轴器右端面间的距离 l = 30mm
（参看图 11⁃8a）， 故取 lⅡ⁃Ⅲ = 50mm。

⑤ 取齿轮距箱体内壁距离 a = 16mm， 锥齿轮与圆柱齿轮之间的距离 c = 20mm （参看图

11⁃8a）。 考虑到箱体的铸造误差， 在确定滚动轴承位置时， 应距箱体内壁一段距离 s， 取 s =
8mm （参看图 11⁃8a）， 已知滚动轴承宽度 T = 36mm， 大锥齿轮轮毂宽度 L = 50mm， 则轴段

Ⅲ⁃Ⅳ、 Ⅵ⁃Ⅶ长度分别为

lⅢ⁃Ⅳ =滚动轴承宽度 T+距离 s+距离 a+（B⁃lⅣ⁃Ⅴ）= （36+8+16+4）mm= 64mm
lⅥ⁃Ⅶ =大锥齿轮轮毂宽度 L+c+距离 a+距离 s-lⅤ⁃Ⅵ =（50+20+16+8-12）mm= 82mm
至此， 已初步确定了轴的各段直径和长度。
3） 轴向零件的周向定位。 齿轮、 半联轴器与轴的周向定位均采用普通平键连接。 齿轮

与轴的连接， 按轴径查表 10⁃8 得平键的截面尺寸为 b×h = 20mm×12mm， 键槽用键槽铣刀加

工， 长度取 63mm， 同时为保证齿轮和轴配合有良好的对中性， 选其配合为 H7 / n6。 同理，
半联轴器与轴的连接， 选用平键的尺寸为 b×h×L= 16mm×10mm×70mm， 选其配合为 H7 / k6。
滚动轴承与轴的周向定位由较紧的过渡配合来保证， 此处选轴的直径尺寸公差为 m6。

4） 确定轴上圆角和倒角尺寸。 参考表 11⁃2， 取轴端倒角为 C2， 各轴肩处的圆角半径如

图 11⁃25 所示； 键槽位于轴的同一母线上。
（5） 求轴上的载荷　 首先根据轴的结构图 （图 11⁃25） 作出轴的受力简图， 如图 11⁃24

所示。
在确定轴承的支点位置时， 应从手册查取支反力作用点的位置即 a 值， 参见图 11⁃23。

对于 30313 圆锥滚子轴承， 查手册得 a = 29mm。 因此， 作为简支梁的轴的支承跨距为 L2 +
L3 = 212mm。 其中： 齿宽中点距左支点距离 L2 =（80 / 2-4+64-29）mm= 71mm， 齿宽中点距右

912



图 11⁃25　 轴的结构与装配

支点距离 L3 =（80 / 2+12+82+36-29）mm= 141mm。 根据轴的受力简图作出轴的弯矩图和转矩

图 （图 11⁃24）。 从轴的结构图、 弯矩图和转矩图中可以看出截面 C 是轴的危险截面。 现将

计算出的轴的支反力以及截面 C 处的弯矩列于下表 （参看图 11⁃24）。

载荷 水平面 H 垂直面 V

支反力

FNH1 =
FtL3

L2+L3
= 3327N

FNH2 =
FtL2

L2+L3
= 1675N

FNV1 =
FrL3+Fad2 / 2

L2+L3
= 1869N

FNV2 =
FrL2-Fad2 / 2

L2+L3
=-30N①

弯矩 M MH =FNH1L2 = 236217N·mm
MV1 =FNV1L2 = 132699N·mm
MV2 =FNV2L3 =-4230N·mm

总弯矩
M1 = MH

2+MV1
2 = 2362172+1326992 N·mm= 270938N·mm

M2 = M2
H
+M2

V2
= 2362172+（-4230） 2 N·mm= 236255N·mm

转矩 T T3 = 9550000
P3

n3
= 960000N·mm

　 　 ① 支反力 FNV2的计算结果为负值， 与图 11⁃24c 中支反力的假设方向相反， 因此本例题垂直面弯矩图的右端应当为正
弯矩。

（6） 按弯扭合成应力校核轴的强度　 通常只校核轴上承受最大弯矩和转矩的截面 （即
危险截面 C） 的强度， 必要时也对其他危险截面 （弯矩较大且轴径较小的截面） 进行强度

校核。 根据式 （11⁃5） 及上表中的数据， 以及轴单向旋转， 将扭转切应力视为脉动循环变应

力， 取 α= 0. 6， 则轴的计算应力

σca =
M1

2+（αT3） 2

W
= 2709382+（0. 6×960000） 2

0. 1×703 MPa= 18. 6MPa

已选定轴的材料为 45 钢， 调质处理， 查表 11 - 1 得 [σ-1 ] = 60MPa。 因此， σca <
[σ-1]， 故设计的轴有足够的强度 （注： 计算 W 时， 忽略单键槽的影响）。
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（7） 绘制轴的工作图　 轴的工作图如图 11⁃26 所示。

图 11⁃26　 轴的工作图

习　 　 题

11⁃1　 若轴的强度不足或刚度不足时， 可分别采取哪些措施？
11⁃2　 轴按受载情况可以分为哪三类？ 试分析自行车的前轴、 中轴和后轴的受力情况， 各属于哪类轴？
11⁃3　 图 11⁃27 所示为卷筒传动装置， 说出 1、 2、 3、 4 轴各为何类型的轴。

图 11⁃27　 卷筒传动装置

11⁃4　 试叙述设计轴的一般步骤。
11⁃5　 轴对材料有哪些主要要求？ 轴的常用材

料有哪些？
11⁃6　 轴上零件为什么要做轴向固定和周向固

定？ 试说明轴上零件常用的轴向定位方式。
11⁃7　 为什么轴的结构设计很重要？ 结构设计

时应注意什么问题？ 当采用轴肩和套筒定位时， 应

注意什么问题？
11⁃8　 一级圆柱齿轮减速器， 高速轴转速 n1 =

960r / min， 低速轴转速 n2 = 300r / min， 传递功率P=
5. 4kW， 轴用 45 钢制造， 经调质处理， 请按转矩

计算两根轴的直径。
11⁃9　 已知传动轴的直径 d= 30mm， 转速 n= 1450r / min， 若轴上的切应力不超过 80MPa， 则该轴能传递
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多大功率？
11⁃10　 试分析图 11⁃28 所示的轴系结构， 按照示例①所示， 指出图中其他错误。

图 11⁃28　 轴系结构

示例①： 缺少调整垫片
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第十二章　 轴　 　 承

　 　 轴承 （bearing） 的功用有二： 一为支承轴及轴上零件， 并保持轴的旋转精度； 二

为减少转动的轴与支承之间的摩擦和磨损。 合理地选择和使用轴承对提高机器的使用性能，
延长寿命都起着重要的作用。

根据摩擦性质的不同， 轴承可分为滑动轴承 （sliding bearing） 和滚动轴承 （rolling bear⁃
ing） 两大类。 滚动轴承是标准件， 由专门工厂制造， 在一般机器中广泛使用。 但对于高速、
重载、 高精度或承受较大冲击载荷的机器， 滑动轴承具有其优异的性能， 而对于需要剖分式

结构的场合， 则必须采用滑动轴承。

第一节　 滚动轴承的结构、 类型和代号

图 12⁃1　 滚动轴承的基本结构

一、 滚动轴承的基本结构

滚动轴承的基本结构由外圈 （ outer
ring ）、 内 圈 （ inner ring ）、 滚 动 体

（rolling element） 和保持架 （ cage） 组成

（图 12⁃1）。 外圈和内圈都制有一定形状

的滚道， 以保证滚动体在其间做精确的旋

转， 还可降低滚动体与内、 外圈之间的接

触应力。 保持架的功用是把滚动体彼此隔

开并沿滚道均匀分布。 通常内圈随轴颈转

动， 外圈固定， 有时也可以是外圈转动而

内圈固定。
常见的滚动体形状如图 12⁃2 所示，

有球 （ 图 12⁃2a ）、 短 圆 柱 滚 子 （ 图

12⁃2b）、 圆锥滚子 （图 12⁃2c）、 鼓形滚子 （图 12⁃2d）、 长圆柱滚子 （图 12⁃2e） 和滚针

（图 12⁃2f） 等六种。 它们基本上可归纳为球与滚子两类。

二、 滚动轴承的主要类型

接触角是滚动轴承的一个主要参数， 滚动轴承的分类和受力分析都与接触角有关。 表

12⁃1 列出了各类球轴承的公称接触角。
滚动体与套圈接触处的法线与轴承的径向平面 （垂直于轴承中心线的平面） 之间的夹

角 α 称为公称接触角 （nominal contact angle）。 公称接触角越大， 轴承承受轴向载荷的能力

也越大。
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图 12⁃2　 滚动体的形状

表 12⁃1　 各类球轴承的公称接触角

轴承
类型

向心轴承 推力轴承

径向接触 向心角接触 推力角接触 轴向接触

公称接触
角 α α= 0° 0°<α≤45° 45°<α<90° α= 90°

图例

按轴承所能承受的载荷方向或公称接触角的不同可分为：
1. 向心轴承 （radial bearing）
向心轴承是主要用于承受径向载荷的滚动轴承， 其公称接触角为 0° ～ 45°。 向心轴承按

公称接触角的不同又可分为：
（1） 径向接触轴承　 公称接触角为 0°的向心轴承， 如深沟球轴承、 圆柱滚子轴承和滚

针轴承等。
（2） 向心角接触轴承　 公称接触角为 0°<α≤45°的向心轴承， 如角接触球轴承、 圆锥滚

子轴承等。
2. 推力轴承 （thrust bearing）
推力轴承是主要用于承受轴向载荷的滚动轴承， 其公称接触角为 45°<α≤90°。 推力轴

承按公称接触角的不同又可分为：
（1） 轴向接触轴承　 公称接触角为 90°的推力轴承， 如推力球轴承等。
（2） 推力角接触轴承　 公称接触角为 45°<α<90°的推力轴承， 如推力角接触轴承等。
常用滚动轴承类型、 尺寸系列代号及其特性见表 12⁃2。
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表 12⁃2　 常用滚动轴承类型、 尺寸系列代号及其特性 （摘自 GB / T 272—1993）

类型名称、
结构代号

结构简图、承载方向
尺寸系
列代号

组合
代号

特　 　 性

调心球轴承
10000

（0）2
22

（0）3
23

12
22
13
23

　 主要承受径向载荷，也可同时承受少
量的双向轴向载荷。 外圈滚道为球面，
具有自动调心性能。 内外圈轴线相对偏
斜允许 2° ～3°，适用于多支点轴、弯曲刚
度小的轴及难于精确对中的支承

调心滚子轴承
20000

13
22
23
30
31
32
40
41

213
222
223
230
231
232
240
241

　 主要承受径向载荷，其径向承载能力
比调心球轴承大，也能承受少量的双向
轴向载荷。 外圈滚道为球面，具有调心
性能。 内外圈轴线相对偏斜允许 0. 5° ～
2°，适用于多支点轴、弯曲刚度小的轴及
难于精确对中的支承

推力调心
滚子轴承
29000

92
93
94

292
293
294

　 可承受很大的轴向载荷和一定的径向
载荷。 滚子为鼓形，外圈滚道为球面，能
自动调心，允许轴线偏斜 2° ～ 3°，转速可
比推力球轴承高。 常用于水轮机轴和起
重机转盘等

圆锥滚子轴承
30000

02
03
13
20
22
23
29
30
31
32

302
303
313
320
322
323
329
330
331
332

　 能承受较大的径向载荷和单向的轴向
载荷，极限转速较低。 内外圈可分离，轴
承游隙可在安装时调整。 通常成对使
用，对称安装。 适用于转速不太高，轴的
刚性较好的场合

推力球
轴承
50000

单向
51000

11
12
13
14

511
512
513
514

双向
52000

22
23
24

522
523
524

　 推力球轴承的套圈与滚动体多半是可
分离的。 单向推力球轴承只能承受单向
轴向载荷，两个圈的内孔不一样大，内孔
较小的是紧圈与轴配合，内孔较大的是
松圈与机座固定在一起。 双向推力球轴
承可以承受双向轴向载荷，中间圈为紧
圈，与轴配合，另两个圈为松圈
　 在高速时，由于离心力大，球与保持架
因摩擦而发热严重，寿命较低
　 常用于轴向载荷大、转速不高的场合
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（续）
类型名称、
结构代号

结构简图、承载方向
尺寸系
列代号

组合
代号

特　 　 性

深沟球轴承
60000

17
37
18
19

（0）0
（1）0
（0）2
（0）3
（0）4

617
637
618
619
160
60
62
63
64

　 主要承受径向载荷，也可同时承受少
量的双向轴向载荷，工作时内外圈轴线
允许偏斜 8′ ～ 16′。 摩擦阻力小，极限转
速高，结构简单，价格便宜，应用最广泛。
但承受冲击载荷能力较差，适用于高速
的场合。 在高速时可代替推力球轴承

角接触球轴承
70000C

（α= 15°）
70000AC
（α= 25°）
70000B

（α= 40°）

19
（1）0
（0）2
（0）3
（0）4

719
70
72
73
74

　 能同时承受径向载荷与单向的轴向载
荷，公称接触角 α 有 15°、25°、40°三种。
α 越大，轴向承载能力也越大。 通常成对
使用，对称安装，其极限转速较高
　 适用于转速较高，同时承受径向载荷
和轴向载荷的场合

圆柱滚子轴承
N0000

10
（0）2
22

（0）3
23

（0）4

N10
N2
N22
N3
N23
N4

　 只能承受径向载荷，不能承受轴向载
荷。 承载能力比同尺寸的球轴承大，尤
其是承受冲击载荷能力大，极限转速高
　 对轴的偏斜敏感，允许外圈对内圈偏
斜较小（2′～4′），故只能用于刚度较大的
轴上，并要求支承座孔很好地对中

滚针轴承
NA0000

48
49
69

NA48
NA49
NA69

　 这类轴承采用数量较多的滚针作为滚
动体，一般没有保持架。 径向尺寸紧凑
且承载能力很大，价格低廉。 缺点是不
能承受轴向载荷，摩擦因数较大，不允许
有偏斜。 常用于径向尺寸受限制而径向
载荷又较大的装置中

　 　 注： “（ 　 ）”内数字在组合代号中可以省略。

三、 滚动轴承的代号

滚动轴承类型很多， 而各类轴承又有不同的结构、 尺寸、 精度和技术要求， 为了便于组

织生产和选用， 国家标准规定了滚动轴承的代号 （rolling bearing identification code）。
轴承代号由基本代号、 前置代号和后置代号组成。 前置代号和后置代号是轴承在结构形

状、 尺寸、 公差、 技术要求等有改变时， 在其基本代号左右添加的补充代号。 其排列如下：

前置代号 　 　 　 基本代号 　 　 　 后置代号
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1. 基本代号

基本代号表示轴承的基本类型、 结构和尺寸， 是轴承代号的基础。 它由轴承类型代号、
尺寸系列代号和内径代号组成。 轴承基本代号的排列见表 12⁃3。

表 12⁃3　 轴承基本代号的排列

基　 本　 代　 号

五 四 三 二 一

类型代号
尺寸系列代号

宽（高）度系列代号 直径系列代号
内径代号

表 12⁃3 中类型代号用阿拉伯数字 （以下简称数字） 或大写拉丁字母 （以下简称字母）
表示， 尺寸系列代号和内径代号用数字表示。

（1） 类型代号　 轴承类型代号用数字或字母表示， 见表 12⁃2。
（2） 尺寸系列代号　 尺寸系列代号由轴承的直径系列代号和宽 （高） 度系列代号组合

而成。
轴承的直径系列 （即结构相同、 内径相同的轴承在外径和宽度方面的变化系列） 由基

本代号右起第三位数字表示。 用 0、 1、 2、 3、 4、 7、 8、 9 等数字表示。
轴承的宽度系列 （即结构、 内径和直径系列都相同的轴承， 在宽度方面的变化系列）

由基本代号右起第四位数字表示。 当宽度系列为 0 系列时， 对多数轴承在代号中可不标出，
但对调心滚子轴承和圆锥滚子轴承， 宽度系列代号应标出。

向心轴承、 推力轴承尺寸系列代号表示方法见表 12⁃4。 各类轴承的尺寸系列代号及由轴

承类型代号和尺寸系列代号组成的组合代号见表 12⁃2。

表 12⁃4　 轴承尺寸系列代号表示方法

直径系列
代号及说明

向心轴承 推力轴承

宽度系列代号及说明 高度系列代号及说明

窄 正常 宽 特宽 特宽 特宽 特宽 特低 低 正常 正常

0 1 2 3 4 5 6 7 9 1 2

尺寸系列代号

超特轻 7 — 17 — 37 — — — — — — —

超特轻 8 08 18 28 38 48 58 68 — — — —

超特轻 9 09 19 29 39 49 59 69 — — — —

特轻 0 00 10 20 30 40 50 60 70 90 10 —

特轻 1 01 11 21 31 41 51 61 71 91 11 —

轻 2 02 12 22 32 42 52 62 72 92 12 22

中 3 03 13 23 33 — — — 73 93 13 23

重 4 04 — 24 — — — — 74 94 14 24

（3） 轴承公称内径代号　 轴承公称内径代号用基本代号右起第一、 二位数字表示， 见

表 12⁃5。
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表 12⁃5　 滚动轴承的内径代号

内径尺寸 / mm
代号表示 示　 　 例

第二位 第一位 代号 内径 / mm

10
12
15
17

0

0
1
2
3

深沟球轴承
6200 10

20～480①（5 的倍数） 内径除以 5 的商 调心滚子轴承 23208 40

22、28、32 及 500 以上
用内径毫米数直接表示，

但在与尺寸系列之间用“ / ”分开
调心滚子轴承 230 / 500

深沟球轴承 62 / 22
500
22

　 　 ① 内径为 22mm、 28mm、 32mm 除外； 轴承内径小于 10mm 的轴承内径代号见轴承手册。

2. 前置代号和后置代号

前置代号和后置代号是轴承在结构形状、 尺寸、 公差、 游隙、 技术要求等有改变时， 在

其基本代号左右添加的补充代号。 其排列见表 12⁃6。
表 12⁃6　 轴承代号的排列

轴承代号

前置代号

成套轴承
分部件

基本
代号

后置代号

1 2 3 4 5 6 7 8

内部
结构

密封与
防尘套
圈变型

保持架
及其
材料

轴承
材料

公差
等级

游隙 配置 其他

常见的轴承内部结构代号、 公差等级代号及配置代号分别见表 12⁃7、 表 12⁃8 及表 12⁃9。
其余前置代号和后置代号说明详见国家标准 GB / T 272—1993。

表 12⁃7　 轴承内部结构代号

代　 号 含　 　 义 示　 　 例

C 　 角接触球轴承　 公称接触角 α= 15°
　 调心滚子轴承　 C 型

7210C
23122C

AC 　 角接触球轴承　 公称接触角 α= 25° 7210AC

B 　 角接触球轴承　 公称接触角 α= 40°
　 圆锥滚子轴承　 接触角加大

7210B
32310B

E 　 加强型（即内部结构设计改进，增大轴承承载能力） N207E

表 12⁃8　 轴承公差等级代号

代　 号 含　 　 义 示　 　 例

/ P0 　 公差等级符合标准规定的 0 级，代号中省略不标 6203

/ P6 　 公差等级符合标准规定的 6 级 6203 / P6

/ P6x 　 公差等级符合标准规定的 6x 级 30210 / P6x

/ P5 　 公差等级符合标准规定的 5 级 6203 / P5

/ P4 　 公差等级符合标准规定的 4 级 6203 / P4

/ P2 　 公差等级符合标准规定的 2 级 6203 / P2
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表 12⁃9　 轴承配置代号

代　 号 含　 　 义 示　 　 例

/ DB 成对背对背安装 7210C / DB
/ DF 成对面对面安装 32208 / DF
/ DT 成对串联安装 7210C / DT

常用的轴承径向游隙系列分为 1 组、 2 组、 0 组、 3 组、 4 组、 5 组， 共 6 个级别， 径向

游隙由小依次增大。 其中， 0 组游隙是最常用的游隙组别， 在轴承代号中不标出， 其余的游

隙组别在轴承代号中分别标注 / C1、 / C2、 / C3、 / C4、 / C5 表示。 当公差等级代号与游隙代

号需同时表示时， 可进行简化， 取公差等级代号加上游隙组号 （0 组不表示） 组合表示。 例

如： / P63 表示轴承公差等级 P6 级， 径向游隙 3 组。
【例 12⁃1】 　 试说明轴承代号 6206、 33215E、 7312C 及 52412 / P6 的含义。
解：
6206———轴承内径 d= 30mm 的深沟球轴承， 尺寸系列为 02， 公差等级为 0 级。
33215E———轴承内径 d=75mm 的圆锥滚子轴承， 尺寸系列为 32， 加强型， 公差等级为 0 级。
7312C———轴承内径 d = 60mm 的角接触球轴承， 尺寸系列为 03， 公称接触角 α = 15°，

公差等级为 0 级。
52412 / P6———轴承内径 d= 60mm 的双向推力球轴承， 尺寸系列为 24， 公差等级为 6 级。

四、 滚动轴承类型的选择

选择滚动轴承的类型时， 应根据轴承所受工作载荷的大小、 方向和性质， 转速高低， 空

间位置， 调心性能以及其他要求， 选定合适的轴承类型。 具体选择时可参考以下原则：
1） 球轴承承载能力较低， 抗冲击能力较差， 但旋转精度和极限转速较高， 适用于轻

载、 高速和要求精确旋转的场合。
2） 滚子轴承承载能力较强， 抗冲击能力较强， 但旋转精度和极限转速较低， 多用于重

载或有冲击载荷的场合。
3） 同时承受径向及轴向载荷的轴承， 应区别不同情况选取轴承类型。 以径向载荷为主

的可选用深沟球轴承； 轴向载荷和径向载荷都较大的可选用角接触球轴承或圆锥滚子轴承；
轴向载荷比径向载荷大很多或要求变形较小的可选用圆柱滚子轴承 （或深沟球轴承） 和推

力轴承联合使用。
4） 若一根轴的两个轴承孔的同心度难以保证， 或轴受载后发生较大的挠曲变形， 则应

选用调心球轴承或调心滚子轴承。
5） 选择轴承类型时要考虑经济性。 一般说来， 球轴承比滚子轴承价格便宜， 深沟球轴

承最便宜。 精度越高的轴承价格越贵， 所以选用高精度轴承必须慎重。

第二节　 滚动轴承的寿命计算

一、 滚动轴承的主要失效形式和设计准则

1. 主要失效形式

（1） 疲劳点蚀　 如图 12⁃3 所示， 径向载荷 FR通过轴颈作用于内圈。 由于各接触点上存
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图 12⁃3　 滚动轴承上的载荷分布

在着弹性变形， 使内圈沿 FR方向下移一距离 δ， 上半

圈滚动体不承受载荷， 而下半圈滚动体承受不同的载

荷。 沿 FR作用线上那个滚动体受载最大， 而邻近各

滚动体受载逐渐减小 （FQ>FQ1>FQ2）。 当内圈随轴转

动时， 滚动体一方面绕自身轴心旋转， 另一方面还绕

轴承中心做公转， 而外圈基本不动。 因此， 轴承受载

运转时， 各元件所受的接触应力是变化的， 工作若干

时间后， 各接触表面上都可能发生疲劳点蚀。
实践表明， 在正常使用条件下， 只要选择、 安

装、 润滑、 维护等方面都考虑周到， 绝大多数轴承均

是因疲劳而失效的。
（2） 塑性变形　 当轴承不回转、 缓慢摆动或低速

转动 （n<10r / min） 时， 一般不会产生疲劳损坏。 但

在很大的静载荷或冲击载荷作用下， 会使轴承滚道和

滚动体接触处的局部应力超过材料的屈服强度， 以致出现表面塑性变形而不能正常工作。
此外， 由于使用维护和保养不当或密封润滑不良等因素， 也能引起轴承早期磨损、 胶

合、 内外圈和保持架破损等不正常失效现象。
2. 设计准则

针对轴承可能产生的失效， 对于一般转速的轴承， 为防止疲劳点蚀发生， 主要应进行寿

命计算； 对于不转动、 摆动或转速低的轴承， 要求控制塑性变形， 应做静强度计算； 而以磨

损、 胶合为主要失效的轴承， 由于影响因素复杂， 目前还没有相应的计算方法， 只能采取适

当的预防措施。

二、 基本概念

1. 轴承寿命 （bearing life）
指轴承中任一元件 （套圈、 垫圈或滚动体） 首次出现疲劳扩展迹象前的总转数或在一

定转速下工作的小时数。
2. 基本额定寿命 （basic rating life）
指一批相同型号的轴承， 在相同条件下运转， 其中 90%的轴承中任一元件都不发生疲

劳扩展迹象前， 所转过的总转数 （用 L 表示） 或在一定转速下运转的总小时数 （用 Lh

表示）。 　
相同类型和同一公称尺寸的一批轴承， 在相同的工作条件下， 由于材料、 热处理、 加

工、 装配等不可能完全一样， 故其中各轴承的寿命并不相同， 有时甚至相差很多倍。 所以实

际选择轴承时， 常以基本额定寿命作为计算标准。
3. 滚动轴承的可靠度

指一组在相同条件下运转， 近于相同的滚动轴承期望达到或超过规定寿命的百分率。 单

个滚动轴承的可靠度为该轴承达到或超过规定寿命的概率。
4. 基本额定动载荷 （C）
指一批滚动轴承理论上所能承受的载荷， 在该载荷作用下， 轴承的基本额定寿命 L 为 106r。
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图 12⁃4　 滚动轴承的疲劳曲线

三、 滚动轴承寿命计算的基本公式

图 12⁃4 是在大量试验基础上得出的轴承的载荷⁃
寿命曲线 （P⁃L 曲线）， 它和一般疲劳强度的 σ⁃N 曲

线相似， 也可称为轴承的疲劳曲线。 P⁃L 曲线可用下

列方程表示：
PεL=常数 （12⁃1）

　 　 式中， P 为当量动载荷 （N）； L 为基本额定寿命

（106r）； ε 为寿命指数， 球轴承 ε = 3， 滚子轴承 ε =
10 / 3。

根据标准中规定， 式 （12⁃1） 可写成 PεL=Cε×106， 故得

L= 106 C
P

〓

〓
〓

〓

〓
〓

ε
（12⁃2）

此式即滚动轴承寿命计算的基本公式。
实际计算时， 用给定转速下工作的小时数表示轴承的基本额定寿命较方便， 则上式可

写成

Lh =
106

60n
C
P

〓

〓
〓

〓

〓
〓

ε
（12⁃3）

C=P
ε 60nLh

106 （12⁃4）

　 　 式中， n 为轴承的工作转速 （r / min）； Lh为按小时计算的轴承基本额定寿命 （h）； 各类

设备轴承的使用寿命推荐值见表 12-10； C 为基本额定动载荷 （N）。
表 12⁃10　 轴承的使用寿命推荐值

设备的种类 使用寿命 / h

　 不常使用的设备，如闸门开闭装置 500

　 短期或间断使用的机械，中断使用不致引起严重后果，如一般手
工操作的机械、农业机械等

4000～8000

　 间断使用的机械，中断使用能引起严重后果，如发电站的辅助设
备、胶带输送机等

8000～14000

　 每天 8h 工作和不经常满载工作的机械，如一般机械、木材加工机
械、连续使用的起重机等

14000～30000

　 24h 连续工作的机械，如空气压缩机、水泵、卷扬机等 50000～60000

基本额定动载荷 （basic dynamic load rating） 是衡量轴承承载能力的主要指标。 基本额

定动载荷大， 轴承抵抗点蚀破坏的承载能力较强。 基本额定动载荷分为两类： 对主要承受径

向载荷的向心轴承 （如深沟球轴承、 角接触球轴承、 圆锥滚子轴承） 为径向额定动载荷，
以 Cr表示； 对主要承受轴向载荷的推力轴承为轴向额定动载荷， 以 Ca表示。 各种轴承在正

常工作温度 （≤120℃） 时的额定动载荷 C 值可查有关手册。 当轴承工作温度大于 120℃时，
由于轴承元件材料组织的变化及硬度的降低， 需引入温度系数 ft来修正 C 值， 则 Ct =Cft， ft
可查表 12⁃11。 这样， 在轴承工作温度高于 120℃时， 式 （12⁃3） 中的 C 应改为 Cft。
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表 12⁃11　 温度系数 ft

轴承的工作温度 / ℃ ≤120 125 150 175 200 225 250 300 350

温度系数 ft 1 0. 95 0. 90 0. 85 0. 80 0. 75 0. 70 0. 60 0. 50

四、 滚动轴承的当量动载荷

滚动轴承可能同时承受径向和轴向复合载荷， 为了计算轴承寿命时与基本额定动载荷在

相同的条件下比较， 需要将实际工作载荷转化为径向当量动载荷， 简称当量动载荷

（dynamic equivalent load）， 用符号 P 表示。 在当量动载荷作用下， 轴承寿命应与实际复合载

荷下轴承的寿命相同。 向心轴承和角接触轴承， 在恒定的径向和轴向载荷作用下， 其径向当

量动载荷为

P=XFR+YFA （12⁃5）

　 　 式中， FR为名义径向载荷； FA为名义轴向载荷； X、 Y 分别为径向动载荷系数和轴向动

载荷系数， 见表 12⁃12。
表 12⁃12　 滚动轴承当量动载荷的 X、 Y值

轴承类型 FA / C0r e
FA / FR>e FA / FR≤e

X Y X Y

深沟球轴承

0. 025 0. 22

0. 04 0. 24

0. 07 0. 27

0. 13 0. 31

0. 25 0. 37

0. 5 0. 44

0. 56

2. 0

1. 8

1. 6

1. 4

1. 2

1. 0

1 0

角接
触球
轴承

α= 15°

α= 25°

α= 40°

0. 025 0. 34

0. 04 0. 36

0. 07 0. 39

0. 13 0. 43

0. 25 0. 49

0. 5 0. 55

— 0. 7

— 0. 99

0. 45

0. 41

0. 36

1. 61

1. 53

1. 40

1. 26

1. 12

1. 00

0. 85

0. 64

1 0

1 0

1 0

圆锥滚子轴承 —

调心球轴承 —

调心滚子轴承 —

　 按 型 号
不 同， 在
“样本” 中
给出

0. 4

0. 65

0. 67

　 按 型 号
不 同， 在
“样本” 中
给出

1

1

1

0
　 按型号
不 同， 在
“样本” 中
给出

对只能承受纯径向载荷 FR的向心轴承， 如圆柱滚子轴承及滚针轴承等， 当量动载荷为

P=FR （12⁃6）
对只能承受纯轴向载荷 FA的推力轴承， 当量动载荷为
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P=FA （12⁃7）
上述当量动载荷 P 的计算式， 只是求出了名义值。 考虑到机械在工作中的冲击、 振动

及转动零件运转不平稳等所产生的动载荷对轴承寿命的影响， 用动载荷系数 fP对当量动载荷

进行修正， 则上述各计算当量动载荷 P 的公式应分别乘上 fP （表 12⁃13）， 即

P= fP（XFR+YFA） （12⁃8）
P= fPFR （12⁃9）
P= fPFA （12⁃10）

表 12⁃12 中的 e 为轴向载荷影响系数。 当 FA / FR>e 时， 表示轴向载荷的影响较大， 计算

当量动载荷 P 时必须考虑 FA的影响， 则应按式 （12⁃8） 计算； 当 FA / FR≤e 时， 表示轴向

载荷影响较小， 计算当量动载荷 P 时可忽略轴向载荷 FA的作用， 只考虑径向载荷 FR， 此时

X= 1， Y= 0， 故采用式 （12⁃9）。
表 12⁃13　 动载荷系数 fP

载荷性质 设备举例 载荷系数 fP

平稳或有轻微冲击 　 电动机、汽轮机、通风机、水泵等 1. 0～1. 2

中等冲击 　 车辆、机床、传动装置、起重机、冶金设备、内燃机、减速器等 1. 2～1. 8

强烈冲击 　 振动筛、破碎机、轧钢机等 1. 8～3. 0

由表 12⁃12 可以看出， 对深沟球轴承与角接触球轴承， 其 e 值随 FA / C0r的增加而增大。
其中 C0r为轴承的径向额定静载荷， 可由手册查得， 对每一型号的轴承， C0r是常数， 它体现

了轴承静强度的大小。 比值 FA / C0r反映了轴向载荷的相对大小， 而轴向载荷能使接触角 α
发生变化， 从而改变 Y 和 e 值的大小。

五、 角接触球轴承及圆锥滚子轴承轴向载荷 FA的计算

当圆锥滚子轴承只承受外部径向载荷 FR时， 由于这类轴承的结构特点， 滚动体载荷方

向与轴承径向平面成一接触角 α （图 12⁃5）， 因此要派生出一个内部轴向力 FS。 在计算这种

轴承的轴向载荷及当量动载荷时， 必须将内部轴向力 FS考虑进去。

图 12⁃5　 圆锥滚子轴承的轴向力
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FS的计算公式见表 12⁃14。 FS的方向与轴承的安装方式有关， 但总是与滚动体相对于外

圈脱离的方向一致。
表 12⁃14　 角接触球轴承及圆锥滚子轴承的内部轴向力 FS计算公式

轴承类型
角接触球轴承

α= 15° α= 25° α= 40°
圆锥滚子轴承

FS 0. 5FR 0. 7FR 1. 1FR FR / （2Y）

　 　 注： Y 值见表 12⁃12 或查有关设计手册。

图 12⁃5a 所示的轴承Ⅰ和Ⅱ为面对面安装 （face⁃to⁃face arrangement）。 FRE和 FAE分别为

作用在轴上的径向和轴向载荷， 两轴承的径向反力为 FR1及 FR2， 相应产生的内部轴向力则

为 FS1和 FS2。 在一般情况下， 为简化计算， 通常可认为支反力作用在轴承宽度的中点上。
但对于跨距较小的轴， 误差较大， 不宜随便简化。

作用于轴上的各轴向力如图 12⁃5b 所示。
下面按两种情况分析轴承Ⅰ、 Ⅱ所受的轴向力。
1） 如果 FS1+FAE>FS2 （图 12⁃5c）， 则轴有向右移动的趋势， 使轴承Ⅱ “压紧”， 轴承 I

“放松”， 根据力的平衡关系， 轴承Ⅱ的外圈上必有一个向左的附加轴向平衡力 ΔFS， 故

FS1+FAE =FS2+ΔFS或 ΔFS =FS1+FAE-FS2。 由此得两轴承的轴向力分别为

FAⅠ =FS1

FAⅡ =FS2+ΔFS =FS1+FAE

2） 如果 FS1+FAE<FS2 （图 12⁃5d）， 则轴有向左移动的趋势， 使轴承Ⅰ“压紧”， 轴承Ⅱ “放
松”， 同理， 轴承Ⅰ的外圈上必有一个向右的附加轴向平衡力 ΔFS′， 故 FS1 +FAE +ΔF′S =FS2或

ΔF′S =FS2-FAE-FS1。 由此得两轴承的轴向力分别为

FAⅠ =FS1+ΔF′S =FS2-FAE

FAⅡ =FS2

计算角接触球轴承及圆锥滚子轴承轴向力的方法可归纳为： 首先判明轴上全部轴向力

（包括外载荷 FAE和内部轴向力 FS） 合力的指向， 确定 “压紧端” 和 “放松端” 轴承； 然

后计算其轴向力， “压紧端” 轴承的轴向力等于除本身的内部轴向力外其他所有轴向力的代

数和； “放松端” 轴承的轴向力等于它本身的内部轴向力。

第三节　 滚动轴承装置的设计

为了保证轴承能正常工作， 除了合理地选择轴承的类型和尺寸外， 还应正确地进行轴承

装置设计。 这主要是正确解决轴承的轴向固定、 调整、 配合、 预紧、 装拆、 润滑和密封等

问题。

一、 滚动轴承的轴向固定

机器中轴的位置是靠轴承来定位的， 当轴工作时， 既要防止轴向窜动， 又要保证滚动体

不至于因轴受热膨胀而卡住。 轴承的轴向固定形式有两种。
1. 两端固定

对于普通工作温度下的短轴 （跨距 L≤400mm）， 常采用较简单的两端固定方式。 如图
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12⁃6 所示， 由两个支承各限制轴沿着一个方向的轴向移动， 合起来就限制轴的双向移动。
轴承的轴向固定是利用内圈和轴肩、 外圈和轴承盖来完成的 （见图 12⁃6 中力的传递路

线）。
为了补偿轴的受热伸长， 深沟球轴承外圈端面与轴承盖之间留有间隙 c = 0. 2 ～ 0. 4mm

（图 12⁃6a）， 温差大时取大值。 对于角接触球轴承部件组合， 不是在外圈端面与轴承盖之间

留有间隙 c， 而是在装配时调整内圈与外圈的轴向相对位置。

图 12⁃6　 两端固定的支承

图 12⁃7　 一端固定、 一端游动的支承

2. 一端固定、 一端游动

当轴 的 跨 距 较 大 （ L >
350mm） 或工作温度较高 （ t>
70℃） 时， 为了补偿较大的热

膨胀， 应采用一端固定、 一端

游动的支承结构， 如图 12⁃7
所示。

选用深沟球轴承作为游动

支承时， 应在轴承外圈与端盖

间留有适当的间隙 （图12⁃7a）；
选用圆柱滚子轴承作为游动支

承时， 轴承外圈与端盖间不需

留有间隙， 但轴承外圈应做双

向固定 （图 12⁃7b）， 以保证内圈和滚子相对于外圈做较大的轴向移动。

二、 滚动轴承装置的调整

1. 轴承间隙的调整

轴承在装配时， 一般要留有适当间隙， 以利于轴承的正常运转， 常用的调整方法有：
（1） 调整垫片　 如图 12⁃8a 所示结构， 是靠加减轴承盖与机座间垫片厚度来调整轴承间

隙的。
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　 　 （2） 调节螺钉　 如图 12⁃8b 所示结构， 是用螺钉 1 通过轴承外圈压盖 3 移动外圈位置进

行调整的。 调整以后， 用螺母 2 锁紧防松。
2. 轴承的预紧

对某些可调游隙轴承， 在安装时给予一定的轴向作用力 （预紧力）， 使内外圈产生相对

位移， 消除游隙， 并在套圈和滚动体接触处产生弹性预变形， 借此提高轴的旋转精度和刚

度， 这种方法称为轴承的预紧。 预紧力可以利用金属垫片 （图 12⁃9a） 或磨窄套圈 （图12⁃9
b） 等方法获得。

图 12⁃8　 轴向间隙的调整及控制

1—螺钉　 2—螺母　 3—压盖

图 12⁃9　 轴承的预紧方法

3. 轴系部件工作位置的调整

调整轴系部件工作位置的目的是使轴上

零件得到准确的工作位置。
有些传动零件， 如带轮和圆柱齿轮， 对

轴向位置要求不高， 不存在这个问题。 但有

些传动零件， 如锥齿轮， 为了正确啮合， 要

求两个节锥的顶点重合， 因此必须使轴系部

件能做图 12⁃10a 所示方向的调整。
图 12⁃10b 中有两组调整垫片， 轴承端盖

和套杯之间的垫片 2 用来调整轴承间隙， 套

杯和机体之间的垫片 1 则用来调整小锥齿轮

的轴向位置。

三、 滚动轴承装置的配合及装拆

1. 滚动轴承的配合

滚动轴承的配合是指内圈与轴颈、 外圈与轴承座孔的配合。 这些配合的松紧将直接影响

轴承间隙的大小， 从而关系到轴承的运转精度和使用寿命。
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图 12⁃10　 轴承组合位置的调整

1、 2—垫片

轴承的配合， 应根据轴承的类型、 尺寸、 载荷、 转速以及内外圈是否转动来确定。 轴承

是标准件， 配合应以它为基准。 其内圈与轴颈的配合采用基孔制， 外圈与座孔的配合采用基

轴制。 在装配图中不需标注轴承内、 外径的公差符号。 滚动轴承内孔的尺寸公差带采用上极

限偏差为零， 下极限偏差为负值的分布， 这与通常的基孔制配合中基准孔的尺寸公差带不

同， 因而滚动内圈配合在采用相同的配合符号时， 比通常的基孔制配合略紧。 转动套圈

（通常为内圈） 的转速越高， 载荷和振动越大， 以及工作温度变化较大时， 应采用较紧的配

合。 固定套圈 （通常为外圈）、 游动套圈或经常拆卸的轴承应采用较松的配合。 转动套圈与

机器旋转部分的配合常用 n6、 m6、 k6、 js6； 固定套圈与机器不动部分的配合则用 J7、 J6、
H7、 G7 等。 关于配合和公差的详细资料可参考有关手册。

2. 滚动轴承的装拆

设计轴承装置时， 必须考虑轴承装拆方便， 以免在装拆过程中损坏轴承和其他零件。
轴承内圈与轴颈的配合通常较紧， 可采用压力机在内圈上施加压力将轴承压套到轴颈

上。 有时为了便于安装， 尤其是大尺寸轴承， 可用热油 （不超过 80 ～ 90℃） 加热轴承， 或

用干冰冷却轴颈。 中小型轴承可用软锤直接敲入或用一段管子压住内圈敲入。 拆卸轴承需用

专用的拆卸工具 （图 12⁃11）。 为便于拆卸轴承， 内圈在轴肩上应露出足够的高度， 或在轴

肩上开槽 （图 12⁃12）， 以便放入拆卸工具的钩头。

图 12⁃11　 轴承拆卸 图 12⁃12　 轴肩处开槽结构
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四、 滚动轴承的润滑和密封

1. 滚动轴承的润滑

滚动轴承的润滑主要是为了减少摩擦阻力和减轻磨损， 也有吸振、 冷却、 防锈和减少噪

声的作用。
常用滚动轴承的润滑剂为润滑脂和润滑油两种。 具体选择可按速度因数 Dm n 来决定

（Dm为轴承的平均直径， mm； n 为轴承转速， r / min）。 Dmn 值间接反映了轴颈的圆周速度，
当 Dmn<2×105 ～3×105mm·r / min 时， 一般可采用润滑脂润滑， 超过这一范围宜采用润滑油

润滑。 减速器中的轴承常利用齿轮溅油润滑。 若采用浸油润滑， 则油面应不高于最下方滚动

体的中心。 Dmn>6×105mm·r / min 的情况下， 采用搅油润滑能量损失较大， 会使轴承过热，
往往采用喷油或油雾润滑。

脂润滑因不易流失， 故便于密封和维护， 且一次充填润滑脂可运转较长时间， 但脂的填

充量不应超过轴承空间的 1 / 3～1 / 2。 油润滑的优点是比脂润滑摩擦阻力小， 并能散热， 主要

用于高速或工作温度较高的轴承。
2. 滚动轴承的密封

滚动轴承密封的目的是阻止润滑剂从轴承中流失和防止外界灰尘、 水分等侵入轴承。 密

封方法分接触式和非接触式两大类。
（1） 接触式密封　 在轴承盖内放置软材料 （毛毡、 橡胶圈或皮碗等）， 与转动轴直接接

触而起密封作用。 这种密封多用于转速不高的情况， 同时要求与密封接触的轴表面硬度>
40HRC， 表面粗糙度 Ra<0. 8 μm。

1） 毡圈密封。 如图 12⁃13a 所示， 在轴承盖上开出梯形槽， 将矩形剖面的细毛毡放置在

梯形槽中与轴接触。 这种密封结构简单， 但摩擦较严重， 主要用于 v<4 ～ 5m / s 的油脂润滑

结构。

图 12⁃13　 接触式密封

2） 皮碗密封。 如图 12⁃13b 所示， 在轴承盖中放置一个密封皮碗， 它是用耐油橡胶等材

料制成的， 并组装在一个钢外壳之中 （有的无钢壳） 的整体部件， 皮碗与轴紧密接触而起

密封作用。 为增强密封效果， 用一环形螺旋弹簧压在皮碗的唇部。 唇的方向朝向密封部位，
主要目的是防止漏油； 唇朝外， 主要目的是防灰尘。 当采用两个皮碗密封相背放置时， 则上

述两个目的均可达到。 这种密封安装方便， 使用可靠， 一般适用于 v<7m / s 的场合。
（2） 非接触式密封　 此类密封不与轴发生直接摩擦， 多用于速度较高的情况。
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1） 油沟式密封。 如图 12⁃14a 所示， 在轴与轴承盖的通孔壁间留 0. 1 ～ 0. 3mm 的极窄缝

隙， 并在轴承盖上车出沟槽， 在槽内填满油脂， 以起密封作用。 这种形式结构简单， 多用于

v<5～6m / s 的场合。
2） 迷宫式密封。 如图 12⁃14b 所示， 将旋转的和固定的密封零件间的间隙制成迷宫 （曲

路） 形式， 缝隙间填入润滑脂以加强密封效果。 这种方式对脂润滑和油润滑都很有效。 环

境比较脏时， 采用这种形式密封效果相当可靠。
3） 油环式与油沟式组合密封。 如图 12⁃14c 所示， 在油沟密封区内的轴上装一个甩油

环， 当向外流失的润滑油落在甩油环上时， 由离心力甩掉后通过导油槽再导回油箱。 这种组

合密封形式在高速时密封效果好。
联合采用两种以上密封方法， 密封效果更好， 多适用于密封要求较高的场合。

图 12⁃14　 非接触式密封

【例 12⁃2】 　 一带式输送机上的单级齿轮减速器从动轴， 用两个 d= 35mm 的 6307 深沟球

轴承支承， 如图 12⁃15 所示。 运转过程中有轻微冲击。
已知： 轴承所受的径向载荷 FR1 = 2000N， FR2 = 1500N， 轴向外载荷 FAE = 600N， 轴承的

转速 n= 500 r / min， 求该轴承的寿命为多少？
解： 按式 （12⁃3）

Lh =
106

60n
C
P

〓

〓
〓

〓

〓
〓

ε

（1） 求当量动载荷　 按图 12⁃15， 轴承Ⅱ未受轴向载荷， P2 = fPFR2； 轴承Ⅰ受轴向载荷

FAⅠ = FAE， 则 P1 = fP （ XFR1+Y FAⅠ）。 查表 12⁃13， fP = 1. 2； 查有关轴承的手册， 6307 轴

承 C0r = 17800N。
轴承Ⅱ： P2 = fP FR2 = 1. 2×1500N= 1800N
轴承Ⅰ： FAⅠ / C0r = 600 / 17800 = 0. 0337， 查表 12⁃12， e = 0. 23， FAⅠ / FR1 = 600 / 2000 =

0. 3>e， 由表 12⁃12 查得 X= 0. 56， Y= 1. 9， P1 = fP（ XFR1+YFAⅠ）= 1. 2×（0. 56 ×2000+1. 9×
600）N= 2712N。 因 P1>P2， 故仅计算轴承Ⅰ的寿命即可。

（2） 求轴承的寿命 Lh 　 已知球轴承 ε= 3， 查有关轴承的手册， Cr = 25800N， 则

Lh =
106

60n
Cr

P1

〓

〓
〓

〓

〓
〓

3
= 106

60×500
25800
2712

〓

〓
〓

〓

〓
〓

3
h= 28700h

【例 12⁃3】 　 某卷扬机的传动装置， 根据工作条件决定采用一对圆锥滚子轴承 （图

12⁃16）。 初选 30207 轴承， 两轴承为面对面安装， 运转过程中受中等冲击。
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图 12⁃15　 例 12⁃2 图 图 12⁃16　 例 12⁃3 图

已知： 轴承载荷 FR1 = 1000N， FR2 = 2000N， FAE = 800N， 转速 n = 1440r / min， 预期寿命

Lh = 50000～60000h， 试问所选轴承是否合适？
解： 按式 （12⁃3）

Lh =
106

60n
C
P

〓

〓
〓

〓

〓
〓

ε

查有关机械设计手册， 30207 轴承的 Cr = 51500N， e= 0. 37， Y= 1. 6。
（1） 求轴承的轴向载荷 FA 　 轴承内部的轴向力 FS计算公式见表 12⁃14。

FS1 = FR1 / （2Y）= 1000 / （2×1. 6）N= 313N
FS2 = FR2 / （2Y）= 2000 / （2×1. 6）N= 625N

轴承的轴向载荷： 因 FS1 + FAE = （313+800） N = 1113N>FS2 = 625N， 则轴承Ⅱ被 “压
紧”， 故

FAⅠ = FS1 = 313N
FAⅡ =FS1+ FAE = 313N+800N= 1113N

（2） 求轴承的当量动载荷 P
轴承Ⅰ FAⅠ / FR1 = 313 / 1000= 0. 313<e= 0. 37
查表 12⁃12， fP = 1. 5， 则

P1 = fP FR1 = 1. 5×1000N= 1500N
轴承Ⅱ FAⅡ / FR2 = 1113 / 2000= 0. 5565>e
查有关设计手册， X= 0. 4， Y= 1. 6， 则

P2 = fP（ XFR2+Y FAⅡ）= 1. 5×（0. 4×2000+1. 6×1113）N= 3871N
因轴的结构要求两端选择同样尺寸的轴承， 而且 P2>P1， 故应以 P2作为轴承寿命计算

的依据。
（3） 求轴承的实际寿命　 已知滚子轴承 ε= 10 / 3， 则

Lh =
106

60n
Cr

P2

〓

〓
〓

〓

〓
〓

ε
= 106

60×1440
51500
3871

〓

〓
〓

〓

〓
〓

10 / 3
h= 64580h

实际寿命比预期寿命略大， 故所选轴承合适。

第四节　 滑动轴承的类型与结构形式

一、 滑动轴承的类型

1. 按工作表面的摩擦状态分

（1） 液体摩擦滑动轴承 （图 12⁃17a）　 在液体摩擦滑动轴承中， 轴颈和轴承的工作表面
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被一层润滑油膜隔开。 由于两零件表面没有直接接触， 轴承的阻力只是润滑油分子间的内摩

擦， 所以摩擦因数很小， 一般仅为 0. 001～0. 008。 这种轴承的寿命长、 效率高， 但是制造精

度要求也高， 并需在一定条件下才能实现液体摩擦。

图 12⁃17　 滑动轴承的摩擦状态

（2） 非液体摩擦滑动轴承 （图 12⁃17b）　 非液体摩擦滑动轴承的轴颈与轴承工作表面之

间虽有润滑油存在， 但在表面局部凸起部分仍发生金属的直接接触。 因此， 摩擦因数较大，
一般为 0. 1～0. 3， 容易磨损， 但结构简单， 对制造精度和工作条件要求不高， 故在机械中的

应用仍然较广泛。
2. 按承受的载荷方向分

（1） 径向滑动轴承　 主要承受径向载荷 FR （图 12⁃18a）。
（2） 推力滑动轴承　 主要承受轴向载荷 FA （图 12⁃18b）。

图 12⁃18　 滑动轴承

二、 滑动轴承的结构形式

1. 径向滑动轴承

（1） 整体式径向滑动轴承　 图 12⁃19 所示为典型的整体式径向滑动轴承。 它由轴承座和

轴套组成。 轴承座用螺栓与机座连接， 顶部设有装油杯的螺纹孔。 轴套上开有油孔， 并在内

表面开油沟以输送润滑油。 这种轴承结构简单， 但当滑动表面磨损后， 间隙无法调整， 而且

在装拆轴时必须做轴向移动， 有时很不方便。 故多用于低速、 轻载和间歇工作且不重要的场

合， 如绞车、 手动起重机械等。
（2） 剖分式径向滑动轴承　 图 12⁃20 所示为典型的剖分式径向滑动轴承。 它由轴承盖

（bearing cap）、 轴承座 （bearing block）、 剖分轴瓦 （ bearing bushing） 和双头螺柱等组成。
为使润滑油能较均匀地分布在整个工作表面上， 一般在不承受载荷的轴瓦表面开出油沟和

油孔。
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图 12⁃19　 整体式径向滑动轴承

轴承盖和轴承座的剖分面常做成阶梯形， 以便定位和防止工作时错动。 安装时上下轴瓦

的剖分面间放有垫片， 当轴瓦工作面磨损后， 可适当取出一些垫片， 并进行刮瓦， 就可调整

轴颈和轴瓦间的间隙。 轴承所受的径向载荷方向一般不超过剖分面垂直线左右 35°的范围，
否则应用倾斜剖分面。 剖分式径向滑动轴承装拆方便， 应用最为广泛。

图 12⁃20　 剖分式径向滑动轴承

（3） 自位滑动轴承　 当轴颈较长 （宽径比 B / d>1. 5 ～1. 75）， 轴的刚度较小， 或由于两

轴承不是安装在同一刚性机架上， 同心度较难保证时， 都会造成轴瓦端部的局部接触， 如图

12⁃21 所示， 使轴瓦局部磨损严重， 为此可采用能相对于轴承自动调整轴线位置的滑动轴

承， 称为自位滑动轴承， 如图 12⁃22 所示。 这种轴承的结构特点是轴瓦的外表面做成凸形球

面， 与轴承盖及轴承座上的凹形球面相配合。 当轴变形时， 轴瓦可随轴自动调位， 从而保证

图 12⁃21　 轴瓦端部的局部接触

轴颈和轴瓦为面接触。
2. 推力滑动轴承

图 12⁃23 为简单的推力滑动轴承的结构。 它由轴承

座、 套筒、 径向轴瓦、 止推轴瓦所组成。 为了便于对中，
止推轴瓦底部制成球面形状， 并用销钉来防止它随轴颈

转动。 润滑油从底部进入， 上部流出。 这种轴承主要承

受轴向载荷， 但借助于径向轴瓦也可承受少量的径向

载荷。
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图 12⁃22　 自位滑动轴承 图 12⁃23　 推力滑动轴承

第五节　 滑动轴承的材料与轴瓦结构

一、 滑动轴承的材料

1. 轴承盖和轴承座的材料

轴承盖和轴承座一般不与轴颈直接接触， 主要起支承轴瓦的作用， 常用灰铸铁制造， 如

HT150。 当载荷较大及有冲击载荷时， 用铸钢制造。
2. 轴瓦材料

轴瓦直接和轴颈接触， 是滑动轴承的主要组成部分。 轴瓦的材料应具有足够的强度、 良

好的塑性、 耐磨性、 抗胶合性、 耐蚀性、 散热性和工艺性等。
常用的轴瓦材料有： 青铜、 轴承合金、 黄铜和灰铸铁等。
（1） 青铜 （bronze）　 主要是铜 （Cu） 与锡 （Sn）、 铅 （Ph） 或铝 （Al） 的合金。 其中

以锡青铜 ZCuSn5Zn5Pb5 应用最普遍。 青铜的摩擦因数小、 耐磨性好、 机械强度也较高， 适

用于重载和中速场合。
（2） 轴承合金 （bearing metals） 　 主要是锡、 铅、 锑 （Sb）、 铜的合金， 又称为白合金

或巴氏合金 （代号为 Ch）。 它可分为锡基和铅基两种， 分别以锡或铅为软基体， 其中夹杂着

锑锡和铜锡的硬质点。 硬质点起抗磨作用， 而软基体则增加材料的塑性。 受载后， 硬晶粒嵌

在软基体内， 使承载面积增大。 因此， 这种材料的减摩性好， 塑性高， 磨合性好， 抗胶合能

力强， 多用于重载和高速的场合。 但其价格贵 （含锡量高）， 强度低， 故不宜单独制作轴

瓦， 只能作为轴承衬浇注在青铜、 钢或铸铁的轴瓦上。
（3） 其他材料 　 用黄铜、 灰铸铁制造的轴瓦， 适用于轻载和低速的场合。 用粉末

冶金法制成的轴承， 具有多孔性组织， 孔隙内可贮存润滑油， 称为含油轴承 （ oil bear⁃
ing） ， 常用于加油不方便的地方。 近年来非金属材料 （如塑料、 橡胶、 尼龙等） 也得

到了应用。
常用的轴瓦和轴承衬材料及性能列于表 12⁃15。
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表 12⁃15　 常用的轴瓦和轴承衬材料及性能

类

别

名称及牌号

（代号）

许用值 硬度（HBW）

[p]
/ MPa

[pv]①

/ （MPa·m / s）
[v]

/ （m / s）
金属型 砂型

最高工作

温度 / ℃
轴颈最小硬

度（HBW）
备注

轴

承

合

金

11⁃6
锡锑轴承合金

ZSnSb11Cu6

16⁃16⁃2
铅锑轴承合金

ZPbSb16Sn16Cu2

平稳载荷

25 20 80

冲击载荷

20 15 60

15 10 12

— 27 150 150

　 用于高速、
重载 下 工 作

的重要轴承，
变载 荷 下 易

于疲劳，价格

较高

— 30 150 150

　 用于中速、
中载的轴承，
不宜 承 受 显

著的 冲 击 载

荷，可作为锡

锑轴 承 合 金

的代用品

青

铜

10⁃1 锡青铜

ZCuSn10P1
15 15 10 90 80 280 300～400

　 用于中速、
重载 及 受 变

载荷的轴承

5⁃5⁃5 锡青铜

ZCuSn5Zn5Pb5
5 10 3 65 60 280 300～400

　 用于中速、
中载的轴承

10⁃3 铝青铜

ZCuAl10Fe3
15 12 4 110 100 280 200

　 最 宜 用 于

润滑 充 分 的

低 速 重 载

轴承

黄

铜

16⁃4 硅黄铜

ZCuZn16Si4
12 10 2 100 90

38⁃2⁃2 锰黄铜

ZCuZn38Mn2Pb2
10 10 1 — —

200 200
　 用于低速、
中载的轴承

灰

铸

铁

HT150 5 — 0. 75

HT200 3 — 1. 5

HT250 1 — 3

163～241

— —

— —

— —

　 用于低速、
轻载、不受冲

击的轴承

　 　 ① [pv] 值为非液体摩擦润滑下的许用值。

二、 轴瓦结构

轴瓦是轴承中直接与轴颈接触的部分。 轴瓦的结构和材料选择直接影响滑动轴承的工作

能力和使用寿命。
轴瓦可以制成整体式和剖分式两种， 如图 12⁃24 所示。
图 12⁃24b 所示为剖分式轴瓦， 其两端的凸肩用以防止轴瓦的轴向窜动， 并能承受一定

的轴向力。
轴瓦可以用单一的减摩材料制造， 但为了节省贵重的金属材料 （如轴承合金） 及提高
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轴承的工作能力， 通常制成双金属轴瓦， 如图 12⁃24b 所示。 在强度较高、 价格低廉的轴瓦

（用钢、 铸铁或青铜制造） 内表面上浇注一层减摩性更好的合金材料， 通常称为轴承衬， 其

厚度从十分之几毫米到 6mm 不等。

图 12⁃24　 轴瓦

为了使润滑油能够很好地分布到轴瓦的整个工作表面， 在轴瓦的非承载区上要开出油孔

和油沟。 常见的油沟形式如图 12⁃25 所示。 图 12⁃25a 所示为轴向油沟， 润滑油沿轴向输入并

充满油沟， 通过轴颈转动使油分布于周围； 图 12⁃25b 所示为斜向油沟。 为了使油在整个接

触面上均匀分布， 油沟沿轴向应有足够的长度， 通常取为轴瓦宽度的 80%左右， 但不应开

通， 以免油从轴瓦两端大量流失。 此外， 油沟的部位应开在非承载区， 使润滑油从非承载区

引入， 以免降低轴承的承载能力。

图 12⁃25　 油沟

第六节　 非液体摩擦滑动轴承设计

一、 主要失效形式

1. 磨损

非液体摩擦滑动轴承的工作表面， 在工作时有局部的金属接触， 会产生不同程度的摩擦

和磨损， 从而导致轴承配合间隙的增大， 影响轴的旋转精度， 甚至使轴承不能正常工作。
2. 胶合

当轴在高速、 重载情况下工作， 且润滑不良时， 摩擦加剧， 发热过多， 使轴承上较软的

金属黏焊在轴颈表面出现胶合。 严重时， 甚至可使轴承与轴颈焊死在一起， 发生所谓 “抱
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轴” 的重大事故。

二、 设计计算

由于影响非液体摩擦滑动轴承承载能力的因素十分复杂， 所以目前所采用的计算方法仍

限于简化的条件性计算。
1. 径向滑动轴承设计计算

设计时， 一般已知轴颈直径 d、 转速 n 和轴承承受的径向载荷 FR， 然后按下述步骤

进行：
（1） 确定轴承的结构形式　 根据工作条件和使用要求， 确定轴承的结构形式， 并按表

12⁃15 选定轴瓦材料。
（2） 确定轴承的宽度 B （图 12⁃26）　 一般按宽径比 B / d 及 d 来确定 B。 B / d 越大， 轴承

的承载能力越大， 但油不易从两端流失， 散热性差， 油温升高； B / d 越小， 则端泄流量大、
摩擦功耗小、 轴承温升低， 但承载能力也低。 通常取 B / d = 0. 5 ～ 1. 5。 当必须要求 B / d >
1. 5～1. 75 时， 应改善润滑条件， 并采用自位滑动轴承。

图 12⁃26　 轴承的工作宽度

（3） 验算轴承的工作能力

1） 校核压强 p。 对于低速或间歇工作的轴承， 为了

防止润滑油从工作表面挤出， 保证良好润滑而不致过度

磨损， 压强 p 应满足下列条件：

p=
FR

dB
≤[p] （12⁃11）

式中， FR为轴承径向载荷 （N）； [ p] 为许用压强

（MPa）， 见表 12⁃15； d、 B 分别为轴颈的直径和轴承的

工作宽度 （mm）。
2） 校核压强速度值 （pv 值）。 压强速度 pv 值间接反映轴承的温升， 对于载荷较大和速

度较高的轴承， 为保证工作时轴承不致过度发热产生胶合失效， pv 值应满足下列条件：

pv=
FR

dB
× πdn
60×1000

=
FRn

19100B
≤[pv] （12⁃12）

式中， n 为轴的转速 （r / min）； [pv] 为 pv 的许用值 （MPa·m / s）。
3） 校核速度 v。 对于压强 p 小的轴承， 即使 p 和 pv 值验算合格， 但由于滑动速度过高，

也会发生加速磨损而使轴承报废。 因此， 还要做速度 v 的验算

v= πdn
60×1000

≤[v] （12⁃13）

式中， [v] 为许用滑动速度 （m / s）， 其值见表 12⁃15。
（4） 选择轴承的配合 　 在非液体摩擦滑动轴承中， 根据不同的使用要求， 为了保

证一定的旋转精度， 必须合理地选择轴承的配合， 以保证一定的间隙。 具体选择可参

考表 12⁃16。
2. 推力滑动轴承设计计算

推力滑动轴承的设计计算步骤与径向滑动轴承相同。
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表 12⁃16　 轴承配合的选择

精度等级 配合符号 应 用 举 例

2 H7 / g6 　 磨床和车床分度头主轴承

2 H7 / f7
　 铣床、钻床和车床的轴承，汽车发动机曲轴的主轴承及连杆轴承，齿轮减速器及蜗杆减速

器轴承

4 H9 / f9 　 电动机、离心泵、风扇及惰轮轴的轴承，蒸汽机与内燃机曲轴的主轴承和连杆轴承

6 H11 / d11 　 农业机械用的轴承

2 H7 / e8 　 汽轮发电机轴、内燃机凸轮轴、高速转轴、刀架丝杠、机车多支点轴等的轴承

6 H11 / b11 　 农业机械用的轴承

图 12⁃27　 推力滑动

轴承的计算

如图 12⁃27 所示， 其主要核算如下：
（1） 校核压强 p

p=
FA

π / 4（d2
2
-d2

1）K
≤[p] （12⁃14）

式中， FA 为轴承轴向载荷 （ N）； d1、 d2 为轴环的内、 外径

（mm）， 一般取 d1 =（0. 4～0. 6）d2； [p] 为 p 的许用值 （MPa）， 见表

12⁃17； K 为考虑油槽使支承面积减小的系数， 一般取 K= 0. 90～0. 95。
（2） 校核 pvm值

pvm≤[pv] （12⁃15）

式中， vm为轴环的平均速度 （m / s）， vm =
πdmn

60×1000
； dm为轴环的

平均直径 （mm）， dm = 1
2

（d1 +d2）； n 为轴的转速 （ r / min）； [ pv]

为 pvm的许用值 （MPa·m / s）， 见表 12⁃17。
表 12⁃17　 推力轴承的材料和许用值

轴环材料 未淬火钢 淬火钢

轴瓦材料 铸铁 青铜 轴承合金 青铜 轴承合金 淬火钢

[p] / MPa 2～2. 5 4～5 5～6 7. 5～8 8～9 12～15

[pv] / （MPa·m / s） 1～2. 5

第七节　 滑动轴承的润滑

滑动轴承润滑的目的主要是降低摩擦和减少磨损， 提高轴承的效率， 同时还可起到冷

却、 吸振、 防锈的作用。

一、 润滑剂

润滑剂分为润滑油、 润滑脂和固体润滑剂三类。
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1. 润滑油 （lubrication oil）
润滑油是滑动轴承中应用最广的润滑剂， 目前使用的润滑油多为矿物油。 润滑油最重要

的物理性能是黏度， 它也是选择润滑油的主要依据。 黏度标志着液体流动的内摩擦性能。 黏

图 12⁃28　 液体的动力黏度

度越大， 内摩擦阻力越大， 液体流动性越差。 黏度的大小

可用动力黏度 （又称为绝对黏度） 或运动黏度来表示。
动力黏度的定义： 设长、 宽、 高各为 1m 的液体 （图

12⁃28）， 使两平行平面 a 和 b 产生 1m / s 的相对滑动速度所

需的力 Ff为 1N， 则认为这种液体具有 1 个单位的动力黏

度， 以 η 表示， 其单位为 N·s / m2 或 Pa·s。
运动黏度 ν 为动力黏度 η 与同温度下该液体的密度 ρ

的比值， 即

ν= η
ρ

（12⁃16）

矿物油的密度 ρ = 850～900kg / m3。
ν 的单位为 m2 / s， 实用上嫌太大， 常用 mm2 / s 即 cSt（厘斯） 为单位， 1cSt = 1mm2 / s =

10-6m2 / s。
GB / T 3141—1994 规定， 以 40℃时润滑油的运动黏度中心值作为润滑油的黏度等级牌

号， 其值见表 12⁃18。
表 12⁃18　 工业用润滑油黏度牌号分类 （单位： mm2 / s）

黏度牌号
运动黏度中心值

（40℃）
运动黏度范围

（40℃）
黏度牌号

运动黏度中心值

（40℃）
运动黏度范围

（40℃）

L—AN5 4. 6 4. 14～5. 06 L—AN32 32 28. 8～35. 2

L—AN7 6. 8 6. 12～7. 48 L—AN46 46 41. 4～50. 6

L—AN10 10 9. 00～11. 00 L—AN68 68 61. 2～74. 8

L—AN15 15 13. 5～16. 5 L—AN100 100 90～110

L—AN22 22 19. 8～24. 2 L—AN150 150 135～165

2. 润滑脂 （lubrication grease）
润滑脂是在润滑油中加稠化剂 （如钙、 钠、 铝、 锂等金属皂） 后形成的胶状润滑剂。

因为它稠度大， 不易流失， 所以承载能力较大， 但它的物理、 化学性质不如润滑油稳定， 摩

擦功耗也较大， 故不宜在温度变化大或高速条件下使用。
目前用得最多的是钙基润滑脂， 它有耐水性， 常用于 60℃以下的各种机械设备中的轴

承润滑。 钠基润滑脂可用于 115 ～ 145℃以下， 但抗水性差。 锂基润滑脂性能优良， 抗水性

好， 在-20～150℃范围内广泛适用， 可以代替钙基、 钠基润滑脂。
润滑脂主要用于速度低、 不便经常加油和使用要求不高的场合。
3. 固体润滑剂

常用的固体润滑剂有石墨和二硫化钼。 在滑动轴承中主要以粉剂加入润滑油或润滑脂

中， 用于提高其润滑性能， 减少摩擦损失， 提高轴承使用寿命。 尤其是高温、 重载下工作的

轴承， 采用添加二硫化钼的润滑剂， 能获得良好的润滑效果。
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二、 润滑装置 （lubrication device）

润滑油与润滑脂的供油方法有所不同， 下面分别进行叙述。
1. 润滑油

（1） 滴油润滑　 图 12⁃29 所示为针阀式注油油杯。 当手柄卧倒时， 针阀因弹簧推压而堵

住底部油孔； 当手柄直立时， 提起针阀， 下端油孔敞开， 润滑油流进轴承。 调节螺母可控制

油孔开口大小， 以调节油量。 这种连续供油方式用于较重要的轴承。
（2） 油芯式润滑　 图 12⁃30 所示为油芯式油杯。 用毛线或棉线做成的油芯， 一端浸在杯

体的油中， 另一端在管子内， 但不与轴颈接触， 利用油芯的毛细管作用， 把油吸到摩擦面

上。 这种装置可使润滑油连续而均匀供应， 但是不易调节供油量， 在机器停车时仍供应润

滑油。

图 12⁃29　 针阀式注油油杯 图 12⁃30　 油芯式油杯

（3） 油环润滑　 轴颈上套有油环 （图 12⁃31）， 油环下垂浸到油池里， 轴颈回转时油环

把油带到轴上去。 这种装置只能用于水平而连续运转的轴颈。 转速过低， 油环不能把油带

起； 转速过高， 油环上的油会被甩掉。 适用的转速范围为 （60～100）r / min<n<（1500～2000）
r / min。

（4） 飞溅润滑　 利用转动件 （如齿轮） 或曲轴的曲柄等将润滑油溅成油星以润滑轴承。
（5） 压力循环润滑　 利用液压泵循环给油可以供应充足的油量来润滑和冷却轴承。 这

种供油方法安全可靠， 但设备费用较高， 常用于高速且精密的重要机器中。
2. 润滑脂

润滑脂只能间歇供应。 润滑杯 （黄油杯， 图 12⁃32） 是应用最广的脂润滑装置。 润滑脂

贮存在杯体内， 杯盖用螺纹与杯体连接， 旋拧杯盖可将润滑脂压送到轴承孔内。
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滑动轴承的润滑方式可根据系数 k 选定

k= pv3 （12⁃17）
式中， p 为比压 （MPa）； v 为轴颈的线速度 （m / s）。
k≤2， 用润滑脂， 油杯润滑； k>2～16， 用针阀式润滑； k>16 ～ 32， 用油环或飞溅润滑；

k>32， 用压力循环润滑。

图 12⁃31　 油环润滑 图 12⁃32　 黄油杯

第八节　 液体摩擦滑动轴承简介

前已述及， 轴颈与轴承之间的理想摩擦状态是液体摩擦。 根据油膜形成的方法， 液体摩

擦滑动轴承分为液体动压轴承和液体静压轴承。

一、 液体动压轴承

液体动压轴承是利用轴颈和轴瓦的相对运动将润滑油带入楔形间隙形成动压油膜， 靠液

体的动压平衡外载荷。 如图 12⁃33a 所示， 轴颈和轴承孔之间有一定的间隙。 静止时， 在载

荷 FR的作用下， 轴在孔内处于偏心的位置， 形成楔形间隙。 当轴转动时， 由于油的黏性将

油带进这个间隙。 随着轴转速的升高， 带进的油量增多， 而油又具有一定的黏度和不可压缩

性， 在斜缝隙中产生挤压现象， 因而在楔形间隙内产生一定的压力， 形成一个压力区。 随着

转速继续升高， 楔形间隙中压力逐渐加大， 当压力能够克服外载荷 FR时， 就会将轴浮起。
当形成的最小间隙 hmin大于两表面不平度的高度之和时， 即当轴和轴承的工作表面完全被一

层具有一定压力的油膜隔开时， 形成液体摩擦 （图 12⁃33b）。
由以上可知， 形成这种动压油膜需要具备以下条件：
1） 轴颈与轴瓦两工作表面间必须有一个收敛的楔形间隙。
2） 轴颈与轴瓦两工作表面间必须有一定的相对速度， 轴的运动方向必须保证使润滑油

在楔形间隙中从大截面流进， 小截面流出。
3） 供油要充分， 且润滑油要有适当的黏度。
4） 轴和轴承两工作表面不平度的高度之和要小于形成的最小间隙 hmin （或称为最小油

膜厚度）。
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对一些高速运转的重要轴承， 为了保证能得到这种液体摩擦状况， 需要进行专门的设计

和计算。

图 12⁃33　 液体动压轴承的工作原理

二、 液体静压轴承

液体静压轴承是用液压泵把高压油送到轴承间隙里， 强制形成油膜， 靠液体的静压平衡

外载荷。 图 12⁃34 所示为静压向心轴承示意图。 轴承有四个尺寸完全相同的油腔， 分别通过

各自的节流阀与供油管路相连接。 压力为 pb的高压油流经节流阀降压后流入各油腔， 然后

一部分经过径向封油面流入回油槽， 并沿槽流出轴承； 一部分经轴向封油面流出轴承。 当无

外载荷 （忽略轴的自重） 时， 四个油腔的油压均相等， 使轴颈与轴承同心。 此时， 四个油

腔的封油面与轴颈间的间隙相等， 均为 h0。 因此， 流经四个油腔的油流量相等， 在四个节

流阀中产生的压力降也相同。
当外载荷 FR加在轴颈上时， 轴颈由于失去平衡而要下沉， 使下部油腔的封油面侧隙减

图 12⁃34　 静压向心轴承示意图
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小， 油的流量也随之减小， 下部油腔节流阀中压力降也随之减小， 下部油腔压力即跟着增

高。 同时， 上部油腔封油面侧隙加大， 流量加大， 节流阀中压力降加大， 油腔压力减小， 上

下两油腔形成了一个压力差。 由这个压力差所产生的向上的力即与所加在轴颈上的外载荷

FR相平衡， 使轴颈保持在图示位置上， 即轴的轴线下移了 e。 因为没有外加的侧向载荷， 故

左右两个油腔中并不产生压力差， 左右间隙就不改变。 只要下油腔封油面侧隙 （h0 -e） 大

于两表面最大不平度之和， 就能保证液体摩擦。
液体静压轴承的主要优点是： 可在转速极低条件下获得液体摩擦； 提高油压就可提高承

载能力， 因而在重载条件下也可获得液体摩擦润滑； 摩擦力矩很小， 起动力矩小， 效率高

等。 其缺点是需要一套专用的复杂的供油系统， 设备费用高， 维护管理麻烦。 因此， 只有在

动压轴承难以完成任务时才采用静压轴承。
关于静压轴承的设计， 可参阅有关资料。
【例 12⁃4】 　 用于离心泵的径向滑动轴承， 轴径 d = 60mm， 转速 n = 1500r / min， 承受的

径向载荷 FR = 2500N， 轴承材料为 ZCuSn5Zn5Pb5。 根据非液体摩擦滑动轴承计算方法校核

该轴承是否可用？ 如不可用， 应如何改进 （按轴的强度计算， 轴颈直径不得小于 50mm）。
解： 查表 12⁃15 得 ZCuSn5Zn5Pb5 的许用值： [p] =5MPa， [v] =3m/ s， [pv] =10MPa·m/ s。
按已知数据， 并取 B / d= 1， 得

v= πdn
60×1000

=π×60×1500
60×1000

m / s= 4. 71m / s

p=
FR

dB
= 2500
60×60

MPa= 0. 694MPa

pv= 0. 694×4. 71 MPa·m / s = 3. 27MPa·m / s
由计算可知， p<[p]， pv<[pv]， 但 v>[v]， 故考虑从以下两方面来改进：
1） 减小轴径以降低速度 v， 取 d = 50mm， 则

v= πdn
60×1000

=π×50×1500
60×1000

m / s= 3. 93m / s>[v] = 3m / s

故此方案不可用。
2） 改选材料。 在铜合金轴瓦上浇注轴承合金 ZPbSb16Sn16Cu2。 查表 12⁃15， [ p] =

15MPa， [v] = 12m / s， [pv] = 10MPa·m / s。 若其他参数不变， 则

v = 4. 71m / s<[v]； p= 0. 694MPa<[p]； pv= 3. 27MPa·m / s<[pv]
故满足要求。

同理， 若把原来的轴承材料 ZCuSn5Zn5Pb5 改为 ZCuSn10P1， 则 [ p] = 15MPa， [ v] =
10m / s， [pv] = 15MPa·m / s， 这样， 也可满足工作要求。

习　 　 题

12⁃1　 滚动轴承主要有哪几种类型？ 各有何特点？ 试画出它们的结构简图。
12⁃2　 说明下列型号轴承的类型、 尺寸、 系列、 结构特点及公差等级： 61805， 7310C， 32207E， 52411。
12⁃3　 选择滚动轴承应考虑哪些因素？ 试举出 1～2 个实例说明。
12⁃4　 滚动轴承的主要失效形式是什么？ 应采取什么相应的设计准则？
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12⁃5　 滚动轴承内圈和轴、 外圈和机座孔的配合采用基孔制还是基轴制？ 转动套圈与固定套圈选择的

配合性质是否相同？
12⁃6　 滑动轴承的摩擦状况有哪几种？ 它们有何本质差别？
12⁃7　 径向滑动轴承的主要结构形式有哪几种？ 各有何特点？
12⁃8　 非液体摩擦滑动轴承的主要失效形式是什么？ 针对不同的失效形式， 应做何验算？
12⁃9　 常用轴瓦材料有哪些？ 各适用于何处？ 为什么有的轴瓦上浇注一层减摩金属作为轴承衬使用？
12⁃10　 形成滑动轴承动压油膜润滑要具备什么条件？
12⁃11　 如图 12⁃35 所示为一对 7209C 轴承， 承受径向载荷 FR1 = 8000N， FR2 = 5000N， 试求当轴上作用

的轴向外载荷 FAE = 2000N 时， 轴承所受的轴向载荷 FA1与 FA2。
12⁃12　 已知深沟球轴承上的当量动载荷 P= 3000N， 轴承转动套圈的转速 n = 950r / min， 预期寿命 Lh =

15000h， 求轴承所需的额定动载荷？ 若选用 6208 轴承， 则轴承的实际工作寿命可为多少小时？
12⁃13　 根据工作条件， 某机械传动装置中轴的两端各采用一深沟球轴承， 轴颈直径 d = 35mm， 转速

n= 1460r / min， 每个轴承受径向载荷 FR = 2500N， 常温下工作， 载荷平稳， 预期寿命 Lh = 8000h， 试选择轴

承型号。

图 12⁃35　 题 12⁃11 图

12⁃14　 如图 12⁃35 所示的锥齿轮减速器的小锥齿轮轴， 由面对面安装的两个圆锥滚子轴承支承。 轴的

转速 n= 1450r / min， 轴颈直径 d= 35mm。 已知轴承所受的径向载荷 FR1 = 600N， FR2 = 2000N， 轴向外载荷

FAE = 250N， 要求使用寿命 Lh = 15000h， 试选择轴承型号。
12⁃15　 如图 12⁃36 所示， 分析该斜齿轮轴系中的结构错误并改正。 齿轮用油润滑， 轴承用脂润滑。
12⁃16　 指出蜗轮轴系中的结构错误 （图 12⁃37）， 说明其错误原因并画出正确的结构。 蜗轮用油润滑，

轴承用脂润滑。

图 12⁃36　 题 12⁃15 图

12⁃17　 验算一减速器低速轴非液体摩擦的滑动轴承。 已知轴的转速 n = 65r / min， 轴颈直径 d =
85mm， 轴承宽度 B = 85mm， 径向载荷 FR = 70kN， 轴瓦材料为 10⁃1 锡青铜 ZCuSn10P1， 轴的材料为

45 钢。
12⁃18　 已知一支承起重机卷筒的非液体摩擦滑动轴承所受的径向载荷 FR = 25000N， 轴颈直径 d =

90mm， 宽径比 B / d= 1， 轴颈转速 n= 8r / min， 试选择该滑动轴承的材料。
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图 12⁃37　 题 12⁃16 图
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第十三章　 联轴器和离合器

联轴器 （coupling） 和离合器 （clutch） 是机械传动中经常用的部件， 其目的是实现轴

与轴或轴与回转零件的连接， 以便于共同回转并传递运动和转矩。 其中联轴器连接的两轴，
必须要在机器停止运转后才能拆卸分离； 而离合器连接的两轴， 则在机器运转过程中根据需

要可随时接合或分离， 以便控制传动系统的断续、 变速和换向等。

第一节　 联　 轴　 器

一、 联轴器的类型

联轴器所连接的两轴， 由于加工和安装误差、 承载后的变形以及温度变化的影响等，
往往不能保证两轴严格地对中， 而是存在着某种程度的相对位移， 如图 13⁃1 所示。 这就

要求设计联轴器时， 要从结构上采取各种不同的措施， 使之具有适应一定范围相对位移

的性能。

图 13⁃1　 联轴器所连两轴的相对位移

根据联轴器对各种相对位移有无补偿能力 （即能否在发生相对位移条件下保持连接

的功能）， 联轴器可分刚性联轴器 （ rigid coupling） （无补偿能力） 和挠性联轴器 （ flexible
coupling） （有补偿能力） 两大类。 按照补偿方法的不同， 挠性联轴器又可分为两类， 即

无弹性元件 （without elastic component） 挠性联轴器和有弹性元件 （with elastic component）
挠性联轴器， 其中有弹性元件挠性联轴器除了能补偿两轴线间的位移， 还具有缓冲减振

的作用。
1. 刚性联轴器

刚性联轴器具有结构简单、 成本低、 传递转矩较大等优点， 其不足是对两轴间的相
对位移没有补偿能力， 要求两轴的对中性很高， 且两轴间存在相对位移时， 将引起附
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加载荷， 使工作情况恶化。 这类联轴器常见的有套筒联轴器、 凸缘联轴器和夹壳联轴

器等。
（1） 套筒联轴器 （ sleeve coupling） 　 这是最简单的联轴器， 其结构是一个圆柱形套

筒， 通过键 （图 13⁃2a） 或圆锥销 （图 13⁃2b） 等刚性连接件实现两轴的连接， 传递转

矩。 此类联轴器没有标准化， 无标准件， 需要自行设计计算， 机床上常采用这类联

轴器。
（2） 凸缘联轴器 （flange coupling）　 凸缘联轴器在刚性联轴器中使用最多。 其结构是两

个带凸缘的半联轴器通过键分别与两轴相连接， 然后用螺栓将两个半联轴器连接成一体， 如

图 13⁃3 所示。

图 13⁃2　 套筒联轴器

图 13⁃3　 凸缘联轴器

这类联轴器有两种形式： ①用凸肩和凹

槽相配合对中， 并用普通螺栓连接， 工作时

靠两半联轴器接触面间的摩擦力传递转矩

（图 13⁃3a）； ②也可用铰制孔用螺栓， 螺栓

与孔为过渡配合， 靠螺栓杆受剪切和挤压传

递转矩 （图 13⁃3b）。
凸缘联轴器的材料可以使用 HT200 等灰

铸铁或碳钢， 重载或圆周速度大于 30m / s 时

可采用 35、 45 铸钢或锻钢。
（3） 夹壳联轴器 （clamp coupling） 　 它

是由两个半圆筒形的夹壳及连接它们的螺栓

所组成的。 在两个夹壳的凸缘之间留有间隙

e， 如图 13⁃4 所示。 当拧紧螺栓时， 使两个夹壳紧压在轴上， 从而靠接触面间的摩擦力来传

递转矩。 为了可靠起见， 加一平键。 由于这种联轴器是剖分的， 装拆时不需要移动轴的位

置。 它主要用于速度低， 工作平稳以及轴的直径小于 200mm 的场合。
2. 挠性联轴器

（1） 无弹性元件的挠性联轴器 　 这类联轴器因具有挠性， 故可补偿两轴的相对位移，
但因无弹性元件而不能缓冲减振。 常用的有以下几种：

1） 十字滑块联轴器 （oldham coupling）。 十字滑块联轴器由两个端面带有凹槽的左、 右

套筒 1、 4 和一个两面具有凸块 3 的中间盘 2 组成， 如图 13⁃5 所示。 中间盘两面的凸块相互

垂直， 分别嵌装在两个套筒的凹槽中。 因中间盘的凸块可在凹槽中滑动， 故能够补偿安装及

运转时两轴间产生的相对位移。
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图 13⁃4　 夹壳联轴器

图 13⁃5　 十字滑块联轴器

1—左套筒　 2—中间盘　 3—凸块　 4—右套筒

此类联轴器当转速较高时， 中间盘会产生很大的离心力， 从而增大动载荷及磨损， 因此

在选用时应注意其工作速度不大于规定值。 一般转速 n<250r / min 时， 轴刚度较大， 且无剧

烈冲击。
该联轴器零件材料采用 45 钢， 且须热处理以提高其硬度； 要求较低时也可用 Q275 钢，

而且不进行热处理。
2） 滑块联轴器 （slider coupling）。 此类联轴器 （图 13⁃6） 与十字滑块联轴器相似， 所

不同的只是把原来的中间盘改为方形滑块 2， 且常用夹布塑料或尼龙制成。 由于中间方形滑

块的重量轻， 惯性小， 又有弹性， 故适用于较高速度的场合。 当中间滑块材料为尼龙制成

时， 在配置时可加入少量的二硫化钼或石墨， 则在工作时可自行润滑。
这类联轴器具有结构简单、 尺寸紧凑的特点， 适用于小功率、 中等转速且冲击不大的

场合。
3） 万向联轴器 （universal coupling）。 万向联轴器的结构是用十字轴 3 连接两个轴端的
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图 13⁃6　 滑块联轴器

1—左半联轴器　 2—方形滑块　 3—右半联轴器

叉形接头 1 和 2， 如图 13⁃7a 所示。 两个叉头的轴线与十字轴的中心交于一点， 且可允许两

轴线间有较大的夹角 α （夹角 α 最大可达 35° ～ 45°）， 所以此种联轴器可在较大的偏斜角下

工作。 其运动特点是当主动轴以角速度 ω1 回转时， 因为 α 的存在， 从动轴的角速度 ω2 在

每一转内将做周期性变化， 这在传动中将引起附加动载荷， 偏斜角越大， 动载荷也就越大。
为了消除从动轴变速传动引起动载荷的缺点， 常将两个万向联轴器成对串联使用

（图 13⁃7b）。

图 13⁃7　 万向联轴器

1、 2—叉形接头　 3—十字轴

该类联轴器的材料多用合金钢 （铆钉用 20 钢除外）， 以便获得小的尺寸和较高的耐

磨性。
图 13⁃8 所示为 WS 型十字轴万向联轴器的典型结构， 设计时可按 JB / T 5901—1991 选

用。 其广泛应用于汽车、 机床、 轧钢等机械设备中。
4） 齿式联轴器 （gear coupling）。 齿式联轴器结构如图 13⁃9a 所示。 两个带有外齿的

图 13⁃8　 WS 型十字轴万向联轴器
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左、 右轴套 1、 6 分别安装在两根轴上。 轴套和轴之间有键连接， 用以传递转矩。 两个带

内齿的套筒 2、 4 用螺栓连接。 内齿轮和外齿轮的齿数相同， 外齿轮的齿顶制成球面 （球
心在轴线上）， 内、 外齿间具有适当的顶隙和侧隙， 因此这种联轴器允许两轴间有综合位

移。 当两轴间存在径向位移或角位移时， 联轴器的工作情况如图 13⁃9b 所示， 为了减少磨

损， 可由油孔 3 注入润滑油， 并在右套筒 4 和右轴套 6 之间装密封圈 5， 以防灰尘进入和

润滑油泄漏。
内外齿环的轮齿的模数、 齿数均相同， 而且齿廓为压力角为 20°的渐开线。 材料大多为

ZG310—570 或 45 钢。 这类联轴器外廓尺寸紧凑， 承载能力大， 可靠性较高， 但结构复杂，
成本高， 在重载高速的重型机械中有着广泛的使用。

图 13⁃9　 齿式联轴器

1—左轴套　 2—左套筒　 3—油孔　 4—右套筒　 5—密封圈　 6—右轴套

（2） 有弹性元件的挠性联轴器　 因为有弹性元件， 弹性联轴器不仅可补偿两轴间的相

对位移， 而且有缓冲和吸振的作用。 弹性元件的材料有金属和非金属两种。 金属材料主要是

弹簧， 其特点是尺寸小、 强度高、 寿命长， 主要用于大功率传动。 非金属材料常用塑料、 橡

图 13⁃10　 弹性套柱销联轴器

胶和尼龙等， 其特点为价格便宜、 重量轻， 有良

好的弹性滞后性能， 因而减振能力强， 但寿命较

短。 这类联轴器目前应用很广， 品种越来越多。
1） 弹性套柱销联轴器 （ elastic sleeve pin

coupling）。 弹性套柱销联轴器 （图 13⁃10） 的结

构与凸缘联轴器很近似， 只是连接螺栓被装有弹

性套的柱销所代替。 因为弹性套的变形可补偿两

轴线的径向位移和角位移， 并且通过弹性套传递

转矩， 有缓冲和吸振的作用。
弹性套的材料常用耐油橡胶， 并做成截面形

状如图 13⁃10 中网纹部分所示， 以提高其弹性。
柱销材料多用 35 钢； 半联轴器的材料经常用
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HT200， 有时也用 ZG270—500 或 35 钢。
这种联轴器具有结构简单、 制造容易、 成本较低、 装拆方便的特点， 但弹性套因为磨损

而寿命较短。 故常适用于载荷平稳的高速运动以及经常正反转或起动频繁的机械中。 例如，
电动机与减速器间就常采用这类联轴器。

2） 弹性柱销联轴器 （elastic pin coupling）。 弹性柱销联轴器 （图 13⁃11） 是用弹性柱销

将两个半联轴器连接而成。 为了防止柱销脱落， 两侧用螺钉固定了挡板。 弹性柱销常用尼龙

制造。 常将柱销的一端制成鼓形， 其目的是增加补偿量。

图 13⁃11　 弹性柱销联轴器

1—左半联轴器　 2—柱销　 3—挡板

4—右半联轴器

这种联轴器结构简单， 能传递较大的转矩， 两半

联轴器可以互换， 安装制造方便， 尼龙柱销强度高、
耐磨性好。 当两轴产生的相对位移不大时， 这种联轴

器的性能较好， 尤其是结构紧凑， 寿命长， 特别适用

于冲击不大、 轴向窜动较大、 正反转变化多的中、 低

速和起动频繁的传动轴系。
3） 轮胎式联轴器 （ type coupling）。 轮胎式联轴

器 （图 13⁃12） 是用橡胶或橡胶织物制成的轮胎状弹

性元件， 并用螺栓和压板与两半联轴器连接。 其特点

是结构简单、 不需要润滑、 装拆和维护方便， 有很强

的弹性能力、 能够补偿较大的位移， 具有良好的阻尼

和减振能力， 绝缘性能也好， 运转时没有噪声。 其缺

点是外形尺寸较大， 承载能力小， 当转矩较大时会产

生附加轴向载荷。

图 13⁃12　 轮胎式联轴器

1—左半联轴器　 2—螺栓　 3—轮胎环

4—右半联轴器

4） 梅花形弹性联轴器 （quincunx elastic coupling）。
梅花形弹性联轴器如图 13⁃13 所示， 其轴与半联轴器的

配合孔可以做成圆锥形或圆柱形。 为了使联轴器工作中

有缓冲减振的作用， 在装配联轴器时， 常将弹性元件的

花瓣部分与两半联轴器端面的凸齿交错插进以形成齿侧

空间。
弹性元件的材料可视使用要求的不同而选用不同硬

度的聚氨酯橡胶、 铸型尼龙等。 工作温度范围为

-35℃ ～80℃， 短时工作温度可达 100℃， 传递的公称

转矩为 16～25000N·m。
5） 膜片联轴器 （diaphragm coupling）。 膜片联轴器

如图 13⁃14 所示， 其结构是由一定数量很薄的多边形 （或椭圆形） 金属膜片叠成的膜片组，
在圆周方向上均布， 并用铰制孔用螺栓与半联轴器相连接。 当所连接的两轴间存在相对的轴

向、 径向和角位移时， 膜片便会产生波状变形。 弹性元件上的弧段分别为交错受压缩和受拉

伸的两部分。 拉伸部分传递转矩， 压缩部分趋于皱褶。

二、 联轴器的选用

大多数联轴器已标准化或规格化， 一般设计的任务就是根据实际情况合理地选用联轴器
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图 13⁃13　 梅花形弹性联轴器

图 13⁃14　 膜片联轴器

1、 6—半联轴器　 2—衬套　 3—垫圈　 4—中间轴　 5—膜片组

的类型和型号， 必要时要校核薄弱环节的强度。
1. 选择联轴器的类型

1） 根据各种机器的使用要求， 如被连接两轴的对中性、 被连接两部件的安装精度、 载

荷的平稳性等； 工作环境和条件， 如装拆是否方便、 环境温度变化、 缓冲减振功能等， 结合

各种类型联轴器的特性来选择一种合适的联轴器。
如果结构简单、 拆装方便、 低速、 刚度大可选用刚性联轴器； 如果两根轴的对中性较

差、 载荷不平稳、 轴的刚度较小常选用弹性联轴器； 如果是大功率的重载传动可选用齿式联

轴器； 如果径向位移较大、 转速较低可选用滑块联轴器； 如果角位移较大或相交两轴的连接

可选用万向联轴器； 如果要求消除振动或承受严重冲击载荷可选用轮胎式联轴器等具有较高

弹性的联轴器。
2） 依据所传递转矩的大小、 转速和轴径确定联轴器的型号。
2. 计算联轴器的计算转矩

由于机器起动时的动载荷和运转中可能出现的过载现象， 所以应当按轴上的最大转矩作

为联轴器的计算转矩 Tca， 并按下式计算

Tca =KAT （13⁃1）

式中， T 为公称转矩 （N·m）； KA为工作情况系数， 见表 13⁃1。
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表 13⁃1　 工作情况系数 KA

工作机
KA

原动机

分类 工作情况举例
电动机、
汽轮机

四缸和四缸

以上内燃机
双缸内燃机 单缸内燃机

Ⅰ
　 转矩变化很小，如发电机、小
型通风机、小型离心泵

1. 3 1. 5 1. 8 2. 2

Ⅱ
　 转矩变化小，如透平压缩机、
木工机床、运输机

1. 5 1. 7 2. 0 2. 4

Ⅲ
　 转矩变化中等，如搅拌机、增
压泵、有飞轮的压缩机、压力机

1. 7 1. 9 2. 2 2. 6

Ⅳ
　 转矩变化和冲击载荷中等，如
织布机、水泥搅拌机、拖拉机

1. 9 2. 1 2. 4 2. 8

Ⅴ
　 转矩变化和冲击载荷大，如造

纸机、挖掘机、起重机、碎石机
2. 3 2. 5 2. 8 3. 2

Ⅵ
　 转矩变化大并有强烈冲击载

荷，如压延机、无飞轮的活塞泵、
重型初轧机

3. 1 3. 3 3. 6 4. 0

3. 确定联轴器的型号

根据计算转矩 Tca及所选的联轴器类型， 按照式 （13⁃2） 的条件由联轴器标准中选定联

轴器型号。
Tca≤[T] （13⁃2）

式中， [T] 为该联轴器的许用转矩。
4. 校核最大转速

被连接轴的转速 n 不应超过所选定的联轴器允许的最高转速 nmax， 即 n≤nmax。

5. 协调轴孔直径

多数情况下， 每一型号联轴器使用的轴的直径均有一个范围。 标准中或者给出轴直径的

最大或最小值， 或者给出使用直径的尺寸系列， 被连接两轴的直径应当在此范围内。 一般情

况下， 被连接两轴的直径是不同的， 两个轴端的形状也可能是不同的。

第二节　 离　 合　 器

在机器工作过程中， 使用离合器是为了按需随时分离和接合机器的两轴， 如汽车临时停

车时不必熄火， 只要操纵离合器使变速器的输入轴与汽车发动机输出轴分离。 对离合器的基

本要求有： 接合平衡， 分离迅速而彻底； 调节和修理方便； 质量小； 外廓尺寸小； 耐磨性好

和有足够的散热能力； 操纵方便省力。 常用离合器主要有牙嵌离合器、 摩擦离合器和特殊功

用离合器三大类。
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一、 牙嵌离合器 （jack clutch）

牙嵌离合器由两个端面有牙的半离合器所组成， 如图 13⁃15 所示。 其中一个半离合器Ⅰ
固定在主动轴上， 另一个半离合器Ⅱ用导向平键 （或花键） 与从动轴连接。 由操纵机构带

动离合器Ⅱ沿导向平键做轴向运动， 实现两个半离合器的离合。 半离合器Ⅰ上固定有对中

环， 以便使两轴对中且从动轴可自由转动。

图 13⁃15　 牙嵌离合器

牙嵌离合器的牙型有三角形、 矩形、 梯形和锯齿形等。 其中三角形牙容易接合、 分离，
但牙齿强度较低， 常用于轻载的情况； 矩形牙不便于接合和分离， 应用较少， 仅用于静止时

手动接合； 梯形牙接合与分离比较容易， 牙根强度高， 能传递较大的转矩， 并可自动补偿牙

磨损的间隙而减少冲击， 故应用较广； 锯齿形牙强度很高， 传递转矩最大， 但只能单向工

作， 多在重载等特定条件下使用。
牙嵌离合器的材料常采用低碳钢表面渗碳到 56 ～ 62HRC 或中碳钢表面淬火到 48 ～

54HRC， 静止状态和不重要的接合也允许用 HT200 制造。
牙嵌离合器结构简单， 外廓尺寸小， 一般用于低速、 转矩不大的接合处， 宜用于主、 从

动轴几乎完全同步的轴系， 否则牙齿可能因碰撞而折断。

二、 摩擦离合器 （friction clutch）

摩擦离合器是利用主、 从动半离合器接触面间的摩擦力来传递转矩的离合器， 其为能在

高速下离合的机械式离合器， 有单片式和多片式两种。
最简单的摩擦离合器如图 13⁃16 所示， 主动盘固定在主动轴上， 从动盘用导向平键与从

动轴连接并沿轴向滑动。 在一个盘的表面上安装摩擦片的目的是增加摩擦因数。 工作时利用

操纵机构施加轴向压力 FA （由液压缸、 弹簧或电磁吸力等产生） 使两盘压紧， 产生摩擦力

来传递转矩。 它能传递的最大转矩为

Tmax =
FA fRf

1000
（13⁃3）

式中， FA为轴向压力 （N）； f 为摩擦因数； Rf为摩擦半径 （mm）， 通常可取 Rf =
D1+D2

4
。

单片式摩擦离合器因受摩擦盘尺寸的限制在传递大转矩时不宜使用， 故仅适用于纺织、
包装机械等轻型机械。 为了增大传动能力， 常采用增加接合面的对数即采用多片式摩擦离
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图 13⁃16　 摩擦离合器

合器。
图 13⁃17a 所示为多片式摩擦离合器结构。

主动轴用键与外壳相连接， 外壳又通过花键与

一组外摩擦片 （图 13⁃17b） 连接在一起， 外摩

擦片随主动轴转动； 从动轴也用键与套筒相连

接， 套筒也通过花键与另一组内摩擦片 （图

13⁃17c） 连接在一起， 从动轴随内摩擦片转动。
工作时， 滑环向左移动， 杠杆通过压板使两组

摩擦片压紧， 离合器处于接合状态。 反之， 离合器实现分离。

图 13⁃17　 多片式摩擦离合器

这种离合器因摩擦片数目多可传递转矩较大， 常用在汽车、 车床主轴箱等机械中。 其所

能传递的最大转矩和作用在摩擦接合面上的压强分别为

Tmax =
zFA fRf

1000
≥KAT （13⁃4）

p=
4FA

π（D2
2
-D2

1）
≤[p] （13⁃5）

式中， z 为摩擦接合面的数目； f 为摩擦因数， 其值列于表 13⁃2； KA为工作情况系数，

见表 13⁃1； D1、 D2分别为摩擦盘接合面的内径和外径； [p] 为许用压强。

表 13⁃2　 常用摩擦片材料的摩擦因数 f

摩擦片材料
f

有润滑剂 无润滑剂

铸铁———铸铁或钢
钢———钢（淬火）
青铜———钢或铸铁

压制石棉———铸铁或钢
粉末冶金———铸铁或钢
粉末冶金———淬火钢

0. 05～0. 06
0. 05～0. 06

0. 08
0. 12

0. 05～0. 10
0. 05～0. 10

0. 15～0. 20
0. 18

0. 17～0. 18
0. 3～0. 5
0. 1～0. 4
0. 1～0. 3

摩擦离合器与牙嵌离合器相比较， 其优点是：
1） 两轴能在任何速度下接合。
2） 接合和分离过程冲击振动小、 比较平稳。

462



3） 过载时发生打滑， 避免其他重要零件受到损坏。
4） 从动轴所传递的最大转矩和加速时间都可调节。
缺点是：
1） 制造成本高、 结构复杂。
2） 当产生滑动时， 不能保证被连接两轴间的精确同步转动。
3） 由于摩擦发热， 当温度过高时将会改变摩擦因数， 严重时可导致摩擦盘胶合和塑性变形。

三、 定向离合器 （orientation clutch）

定向离合器是一种特殊功用离合器， 它的特点是随角速度的变化或回转方向的变换而能

自动接合或分离， 它只能单向传递转矩， 反向时则自动分离。 如锯齿形牙嵌离合器。 棘轮机

图 13⁃18　 定向离合器

构也可作为定向离合器。
如图 13⁃18 所示为常用的一种滚柱式定向离合器， 它

由星轮、 外环、 滚柱和弹簧顶杆组成。 滚柱在弹簧顶杆推

力的作用下与星轮和外环经常接触。 如果星轮主动并按图

示方向顺时针回转， 滚柱在摩擦力的作用下被楔紧在槽内

并带动外环同步转动， 这时离合器处于接合状态。 当星轮

反向逆时针回转时， 滚柱被带到槽中较宽部分， 此时离合

器处于分离状态。 当外环主动并沿逆时针方向回转时， 滚

柱被楔紧在槽内并带动星轮同步转动， 离合器接合； 当外

环反向顺时针回转时， 离合器又分离。 这种离合器工作时

无噪声， 故适用于高速传动， 但制造精度要求较高。
当星轮与外环同向做顺时针方向回转时， 由相对运动

原理可知若星轮转速小于外环转速， 则离合器分离。 反之， 若星轮转速大于外环转速， 则离

合器接合， 故也称为超越离合器。 这种从动件可以超越主动件的特性可应用于内燃机等装置

中， 自行车后轴上通常也安装有超越离合器。

习　 　 题

13⁃1　 联轴器的补偿性能与缓冲、 减振性能是否为同一回事？ 分别用以解决什么问题？
13⁃2　 齿式联轴器与弹性套柱销联轴器对两轴间的径向位移和角位移都有补偿能力。 其使用场合是否

相同？ 这两种联轴器在安装时是否还要求限制轴间的同轴度？
13⁃3　 十字轴万向联轴器与十字滑块联轴器的补偿特点及其使用场合有何不同？
13⁃4　 欲设计一种牙嵌式安全离合器， 试提出结构方案， 并说明设计要点。
13⁃5　 一齿轮减速器的输出轴用联轴器与破碎机的输入轴连接， 传递功率 P = 40kW， 转速 n = 140r /

min， 轴的直径 d= 80mm， 试选择联轴器的型号。
13⁃6　 一汽轮机需要与一台发电机相连， 功率 P= 300kW， 转速 n= 3000r / min， 发电机的轴径 d= 70mm，

试选择联轴器的型号。
13⁃7　 一机床的主传动换向机构采用多片式摩擦离合器， 已知主动摩擦片 6 片， 从动摩擦片 5 片， 接

合面内径 D1 = 60mm， 外径 D2 = 110mm， 功率 P= 5. 5kW， 转速 n= 1250r / min， 摩擦片材料为淬火钢对淬火

钢， 每小时接合次数少于 90 次， 问操纵此离合器需多大轴向压力？ 该离合器是否可用？
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第十四章　 机械系统的方案设计

第一节　 概　 　 述

在设计新的机械时， 根据机械设计任务， 设计过程大致经过表 14⁃1 所列的几个阶段。
表 14⁃1　 机械设计的一般过程

阶段 内　 　 容 应完成工作

计划

　 1. 根据市场需要，或受用户委托，或由上

级下达，提出设计任务

　 2. 进行可行性研究，重大的问题应召开

有各方面专家参加的评审论证会

　 3. 编制设计任务书

　 1. 提出可行性报告

　 2. 提出设计任务书。 任务书应尽可能详细具体，它是以后

设计、评审、验收的依据

　 3. 签订技术经济合同

方案设计

　 1. 根据设计任务书，通过调查研究和必

要的试验分析，提出若干个可行方案

　 2. 经过分析对比、评价、决策，确定最佳

方案

　 提出最佳方案的原理图和机构运动简图

技术设计

　 1. 绘制总装配图和部件装配图

　 2. 绘制零件工作图

　 3. 绘制电路系统图、润滑系统图等

　 4. 编制各种技术文件

　 1. 提出整个设备的标注齐全的全套图样

　 2. 提出设计计算说明书、使用维护说明书、外购件明细栏等

试制试验
　 1. 编制工艺路线、设计工装、模具等

　 2. 试制、试验发现问题，加以改进

　 1. 提出试制、试验报告

　 2. 提出改进措施

投产以后

　 设备投产以后，还要根据用户的意见、生
产中发现的问题以及市场的变化做相应的

改进和更新设计

　 收集问题、发现问题，改进设计

其中， 机械系统的方案设计是极其重要的一环。 正确合理地设计机械的总体方案， 对于

提高机械的性能和质量， 降低机械的生产制造成本等影响极大。 如果总体方案选择不当， 将

会给机械零部件的设计和制造以及工艺设计带来极大的困难， 甚至无法实现预定的目标。
机械系统的方案设计是一项十分复杂且涉及面很广的工作， 它不仅要求设计者对各种机

构的性能、 运动、 工作特点及适用场合等有较全面深入的了解， 而且需要具有较丰富的实践

经验和设计知识。 加之机械的种类繁多， 机械系统的方案设计也没有一成不变的模式可循，
故需要设计者根据具体情况， 充分发挥自己的创造才能， 灵活运用各种设计方法和技巧， 以

设计出新颖、 灵巧、 高效的机械系统。
机械系统的方案设计一般按下述步骤进行。
1） 拟定机械的工作原理。 根据生产或市场需要， 制订机械的总功能， 拟定实现总功能

的工作原理和技术手段， 确定出机械所要实现的工艺动作。
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2） 执行构件的运动设计和原动机的选择。 根据机械要实现的功能和工艺动作， 确定执

行构件的数目、 运动形式、 运动参数及运动协调配合关系， 并选定原动机的类型和运动

参数。
3） 机构的选型。 根据机械的运动及动力等功能的要求， 选择能实现这些功能的机构类

型， 必要时应对已有机构进行组合和变异， 创造出新型的机构， 满足运动和动力要求的机械

系统， 绘制系统的示意图。
4） 机构的尺寸综合。 根据执行构件和原动机的运动参数， 以及各执行构件运动的协调

配合要求， 确定各构件的运动尺寸， 绘制机械系统的机构运动简图。
5） 方案分析。 对机械系统进行运动和动力分析， 考察其能否全面满足机械的运动和动

力功能要求， 必要时还应进行适当调整。 运动和动力分析结果也将为机械的工作能力和结构

设计提供必要的数据。
6） 方案评审。 通过对众多方案的评比， 从中选出最佳方案。

第二节　 机械工作原理及运动方案的拟定

一般来说， 设计机械时， 首先应根据机械工作所提出的动作要求来拟定机械的运动方

案。 机械运动方案的选择是否恰当， 直接关系到机械运动实现的可能性、 整机的复杂程度以

及机器的工作性能， 对机械的设计质量有决定性的影响。 因此， 机械运动方案的选择是机械

系统方案设计中十分关键的一步。
运动方案与机械的工作原理密切相关， 而机械的工作原理又是多种多样的， 即使完成同

一生产任务， 也可以依据多种不同的工作原理进行。 例如， 同是加工齿轮， 可以采用仿形原

理， 也可以采用展成原理。 工作原理不同， 运动方案也不同。
不仅如此， 即使根据同一工作原理， 也可以拟定出各种不同的运动方案。 例如， 在滚齿

机上用滚刀加工齿轮和在插齿机上用插齿刀加工齿轮， 两者的依据同样是展成原理， 但由于

所用刀具不同， 两种齿轮加工机床的运动方案也不相同。
机械是根据工作要求进行设计的。 实现一个工艺过程往往需要多种动作， 而任何复杂的

动作总是由一些基本的运动合成的。 因此， 在选定了机械的工作原理后， 还必须对工艺方法

和工艺动作进行分析， 把机械的工艺动作分解为若干个基本动作。 工艺动作分解的方式不

同， 就会形成不同的运动方案。
例如， 同是设计加工内孔的机床， 可以有几种不同的运动方案。 加工内孔的工艺动作，

可以分解成如下几个基本动作： 工件做连续等速转动， 刀具做等速纵向移动， 同时， 为了得

到所需的内孔尺寸， 刀具还需做径向进给， 工艺动作的这种分解， 得到了加工内孔的车床方

案， 如图 14⁃1a 所示。 为了得到同样的内孔， 也可以使工件固定， 而使刀具绕被加工孔的轴

线转动， 并做纵向进刀运动， 为了调整被加工孔的直径， 刀具还需做径向调整运动， 工艺动

作的这种分解， 得到了镗内孔的镗床方案， 如图 14⁃1b 所示。 加工内孔的工艺动作的第三种

分解方法是： 工件固定不动， 而采用不同尺寸的专用工具———钻头和铰刀等， 使刀具绕其轴

线做等速转动并做纵向送进运动， 这种工艺动作的分解就形成了加工内孔的钻床方案， 如图

14⁃1c 所示。 与镗床方案相比， 它取消了刀具的径向调整运动， 工艺动作简化了， 但带来了

刀具的复杂化。 工艺动作的第四种分解方法是： 工件和刀具均不转动， 而只让刀具做直线运
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动， 工艺动做的这种分解， 就形成了拉床方案， 如图 14⁃1d 所示。 对于这种方案， 机床的运

动更加简单了， 但是刀具的形状却更加复杂了。

图 14⁃1　 内孔加工方案

从对以上例子的分析中可以看出， 在选定了机械的工作原理之后， 对工艺方法和工艺动作

的分析， 就成了选择运动方案的前提。 在根据工作要求把工艺动作分解为几个基本动作时， 由

于对工件和刀具的动作做了不同的安排， 设计出来的机械差别可能很大。 因此， 运动方案的选

择在很大程度上决定了机械的特点、 性能和复杂程度。 例如， 在上面的例子中， 车、 镗、 钻、
拉各种机床各具特点和用途。 当加工小的圆柱形工件时， 选用车床镗内孔的方案比较方便， 即

使稍大的圆柱形工件也可以采用立式车床； 而加工尺寸很大且外形复杂的工件时， 由于将工件

装在机床主轴上转动很不方便， 因此可采用镗床方案； 钻床方案可使机床结构有所简化， 但带

来了刀具复杂化的问题， 且加工大的内孔有困难； 拉床方案的动作最简单， 生产率也高， 但所

需拉力大， 刀具不易自制且价格昂贵， 拉削大零件和长孔时有困难， 此外， 在拉孔前需要在工

件上预制出拉孔和工件端面。 所以， 在选择机械的运动方案时， 应综合考虑各方面的因素， 根

据实际情况对各种运动方案加以认真分析和比较， 从中选出最佳方案。
此外， 在对工艺动作进行分析时， 不但要注意它的运动形式， 还要注意它运动规律的特

点， 即运转过程中速度和加速度变化的要求。 这些要求， 有些是工作过程本身提出来的

（如机床的走刀要近似匀速， 以保证加工工件的表面质量）， 有些是从动力学的观点提出来

的 （为的是减小机械运转过程中的动载荷）。 认真地分析和确定工艺动作的运动规律， 对保

证工件质量、 减小设备尺寸、 减轻重量， 以及降低功率消耗等， 都具有重要意义。
机械工作原理和运动方案的选择涉及的问题很多， 只有在认真总结生产实践经验的基础

上综合运用多方面的知识， 才能拟定出比较合理的运动方案。 在拟定和评价各种运动方案

时， 应同时考虑机械的工作性能、 适应性、 可靠性、 工艺性、 经济性及先进性等多方面的因

素， 这里不再赘述。

第三节　 原动机的选择和机械传动机构

一、 原动机的选择

一个机械系统往往由原动机驱动， 原动机按其输入能量的不同可以分为一次原动机和二

次原动机。 前者把自然界的能源直接转变为机械能， 如内燃机、 汽轮机、 燃气轮机等； 后者

将发电机等变能机所产生的各种形态的能量转变为机械能， 如电动机、 液压马达、 气动马
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达、 液压缸、 气缸等。 此外， 弹簧、 重锤、 电磁铁也常作为机械系统的驱动源。
原动机的运动形式主要是回转运动、 往复摆动和往复直线运动等。 当原动件做连续回转

运动时， 可采用电动机、 液压马达、 气动马达和内燃机作为原动机； 当原动件做往复摆动运

动时， 可采用液压马达和气动马达作为原动机； 当原动件做往复直线运动时， 可采用液压

缸、 气缸或直线电动机作为原动机。
原动机选择是否恰当， 对整个机械的性能及成本、 对机械传动系统的组成及其繁简程度

将有直接影响。 在选择原动机时， 应充分考虑工作要求、 生产条件和动力源情况等。 当有

气、 液等动力源时， 常采用液压和气动方式作为原动机。 这样既可以省去许多电动机、 传动

机构或转换运动的机构而使运动链缩短， 而且又具有减振、 易于调速和操作方便等优点。 特

别是对于具有多个执行构件的工程机械、 自动化生产线或自动机等， 更应优先考虑这些因

素。 例如， 为了使执行构件 K 做等速往复直线运动， 有多种设计方案。 若采用图 14⁃2a 所示

的方案， 不仅需要单独的电动机通过传动机构 （图中未示出） 来驱动原动件， 而且需要采

用连杆机构把转动变为执行构件的近似等速往复移动； 而采用图 14⁃2b 所示的用往复式液压

缸作为驱动的方案， 不仅可以用一个动力源驱动多个执行构件， 而且可以省去传动机构和运

动转换机构， 使机构简单、 结构紧凑、 体积小， 反转时运转平稳、 易于调节移动速度。 当

然， 任何事物都是一分为二的， 气动传动有传动效率低， 不能传递大功率， 载荷变化时传递

运动不够平稳和排气噪声大等缺点。 液压传动有传动效率低， 制造安装精度要求高， 对油液

质量和密封性要求高等缺点。

图 14⁃2　 不同驱动方案比较

电动机是机械中使用最广的一种原动机， 为了满足不同工作场合的需要， 电动机又有许

多种类。 一般用得最多的是交流异步电动机。 它价格低廉， 功率范围宽， 具有自调性， 其机

械特性能满足大多数机械设备的需要。 它的同步转速有 3000r / min、 1500r / min、 1000r / min、
750r / min、 600r / min 等五种规格。 在输出同样的功率时， 电动机的转速越高， 其尺寸和质量

也就越小， 价格也越低。 但当执行构件的速度很低时， 若采用高速电动机， 势必要增大减速

装置， 反而会造成机械系统总体成本的增加。
当执行构件需无级变速时， 可考虑用直流电动机或交流变频电动机。 当需精确控制执行

构件的位置或运动规律时， 可采用伺服电动机或步进电动机。 当执行构件需低速大转矩时，
可考虑用力矩电动机。 力矩电动机可产生恒力矩， 并可堵转或由外力拖着反转， 故其也常用

在收放卷绕装置中用作恒阻力装置。

二、 机械传动机构

机械大多由原动机、 传动系统、 工作执行系统和控制系统组成。 但也有一些机械没
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有传动系统， 直接由原动机驱动工作机， 如水力发电机中， 水轮机是原动机， 直接驱动

发电机。
传动机构的主要作用是进行速度变化， 有时也能进行运动方向的变换。
最常见的传动机构有齿轮传动、 带传动、 链传动、 螺旋传动等。
1. 齿轮传动的组合

圆柱齿轮之间的组合、 圆柱齿轮与锥齿轮的组合、 齿轮与蜗杆传动的组合是常见的齿轮

传动机构。
图 14⁃3a 所示齿轮机构为二级圆柱齿轮传动， 图 14⁃3b 所示齿轮机构为一级锥齿轮传动

和一级圆柱齿轮传动组成的齿轮传动系统。 一般情况下， 锥齿轮传动要放在高速级。 图

14⁃3c所示机构为圆柱齿轮组成的少齿差行星传动机构， 该机构可获得较大的传动比。 图 14⁃
3d 所示为二级蜗杆减速器， 传动比很大， 但机械效率过低。 图 14⁃3e 所示机构为齿轮机构与

蜗杆机构的组合， 蜗杆传动一般放在高速级。

图 14⁃3　 齿轮传动机构

齿轮传动系统主要有减速器和变速器， 减速器的设计大都实现了标准化。 有些产品中将

电动机与减速器一体化， 使用非常方便。
2. 带传动与齿轮传动的组合

当原动机与齿轮传动机构相距较远、 或传动比较大、 或有过载时需要靠机械手段保护原

动机时， 常采用带传动与齿轮传动的组合传动系统。 这时常把带传动放在高速级。 图 14⁃4
所示机构为带传动与圆柱齿轮传动的组合。 带传动也可和其他齿轮机构组合。

3. 齿轮传动与螺旋传动的组合

螺旋传动机构是机械中常用的机构， 特别是在驱动工作台移动时应用更多。 由于工作台

的移动速度不能过高， 在螺旋机构前面一般放置齿轮减速机构。 图 14⁃5 所示机构为齿轮传

动与螺旋传动的组合。 齿轮机构也常和链传动组成传动系统。
4. 齿轮机构与万向联轴器机构的组合

当两个齿轮机构相距很远， 且不共轴线时， 常采用齿轮机构和万向联轴器机构的组合，
以实现特定的传动目的。 如汽车变速器与后桥齿轮之间距离较大， 而且变速器位置高于后桥

齿轮轴线位置， 可采用如图 14⁃6 所示的齿轮机构与万向联轴器的组合。 发动机的输出轴与
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齿轮变速器的输入轴相连接， 万向联轴器把变速器的输出轴与后桥 （差速器） 的输入轴连

接起来， 起到运动和动力的传递作用。

图 14⁃4　 带传动与齿轮传动的组合 图 14⁃5　 齿轮传动与螺旋传动的组合

图 14⁃6　 齿轮机构与万向联轴器的组合

在进行机械传动系统设计时， 要注意以下事项：
1） 在满足传动要求的前提下， 尽量使机构数目少， 运动链短。 这样可提高机械效率，

降低生产成本。
2） 合理分配各级传动机构的传动比。
3） 合理安排传动机构的次序。 在多级传动中， 如果采用带传动， 一般将带传动放置到

高速级； 如果采用不同类型的齿轮机构组合， 锥齿轮传动或蜗杆传动一般在高速级。 链传动
一般不宜在高速级。

4） 在满足要求的前提下， 尽量采用平面传动机构， 使制造、 组装和维修更加方便。
5） 在要求尺寸较小时， 可采用行星轮系传动机构。

第四节　 执行机构的运动设计

机器中的传动机构和工作执行机构统称为机械运动系统。 机械传动系统的机构形式比较

简单， 设计难度不是很大， 而机器的工作执行机构系统则要复杂得多。 不同机器的工作执行
机构系统截然不同， 但其传动机构形式却可相同。 例如， 一般汽车和汽车吊的传动形式一
样， 都是由连接内燃机的变速器、 万向联轴器和后桥组成的， 而汽车的工作执行机构由车
轮、 车厢组成， 汽车吊的工作执行机构由车轮及吊机组成， 如图 14⁃7 所示。 根据拟定的机
械工作原理和工艺动作过程， 确定执行构件的数目、 运动形式及运动协调关系。 这是机械系
统方案设计的重要一环。
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图 14⁃7　 汽车和汽车吊

一、 执行构件的运动设计

1. 执行构件的数目

执行构件的数目取决于机械分功能或分动作的数目的多少， 但两者不一定相等， 要针对

机械的工艺过程及结构复杂性等进行具体分析。 例如， 在立式钻床中， 可采用两个执行构件

（钻头和工作台） 分别实现钻削和进给功能， 也可采用一个执行构件 （钻头） 同时实现钻削

和进给功能。
2. 执行构件的运动形式和运动参数

执行构件的运动形式取决于要实现的分功能的运动要求。 常见的运动形式有回转 （或
摆动） 运动、 直线运动、 曲线运动及复合运动四种。 前两种运动形式是最基本的， 后两种

则是简单运动的复合。
当执行构件的运动形式确定后， 还要确定其运动参数， 如回转运动的转速、 往复摆动的

摆角大小及行程速比系数等。 执行构件运动形式和运动参数的选择， 一般涉及专业知识问

题， 故不再做更深入的讨论。

二、 执行构件的运动协调配合及机械的运动循环图

1. 各执行构件运动的协调配合关系

执行构件的运动协调是指各个执行构件都按照既定的时序工作， 互相配合， 完成特定工

作任务。 但在某些机械中， 其各执行构件的运动是彼此独立的， 不需要协调配合。 例如， 在

图 14⁃8 所示外圆磨床中， 砂轮和工件都做连续回转运动， 同时工件还做纵向往复移动， 砂

轮架带着砂轮做横向进给运动， 这几个运动是相互独立的， 无严格的协调配合要求。 这种情

况下， 可分别为每一种运动设计一个独立的运动链， 并由单独的原动机驱动。
而在另外一些机械中则要求其各执行构件的运动必须准确协调配合才能保证其工作的完

成。 它又可分为以下两种情况。
（1） 各执行构件动作的协调配合　 有些机械要求其执行构件在时间及运动位置的安排

上必须准确协调配合。 例如， 对于图 14⁃9 所示的实现金属片冲压的两个执行构件， 当送料

构件将原料送入模孔上方后， 冲头才可进入模孔进行冲压， 当冲头上移一段距离后， 送料构

件才能进行下次送料运动。
（2） 各执行构件运动速度的协调配合　 有些机械要求其各执行构件的运动速度必须保

持协调。 例如， 按展成法加工齿轮时， 刀具和工件的展成运动必须保持某一恒定的传动比。
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对于有运动协调配合要求的执行构件， 往往采用一个原动机， 通过运动链将运动分配到

各执行构件上去， 借助机械传动系统实现运动的协调配合。 但在有些机械 （如数控机床）
中， 则常用多个原动机分别驱动， 而借助数控系统实现运动的协调配合。

图 14⁃8　 外圆磨床 图 14⁃9　 金属片冲压

2. 机械运动循环图

根据生产工艺的不同， 机械的运动循环可分为两大类： 一类是机械中各执行机构的运动

规律是非周期性的， 它根据工作条件的不同随时在改变， 具有相当大的随机性， 如起重机和

一些建筑机械就是这种可变运动循环的例子； 另一类是机械中各执行机构的运动规律是周期

性的， 即每经过一定的时间间隔后， 各执行构件的位移、 速度和加速度等运动参数就周期性

地重复， 生产中大多数机械都属于这种固定运动循环的机械。
对于固定运动循环的机械， 为了使各执行机构按照工艺要求来完成生产动作， 要求各执

行构件在运动时间的先后以及运动位置的安排上， 必须准确而协调地相互配合。 因此， 在进

行机械总体方案设计时， 需要编制一个动作协调图。 由于机械中各执行构件的动作是按一定

的周期循环进行的， 所以这种协调图称为机械的运动循环图。 当采用机械方式集中控制各个

执行机构时， 通常用分配轴或主轴来把各执行机构的主动件固连起来， 或者用分配轴上的凸

轮来控制各执行机构的主动件。 各执行机构的主动件在主轴上的安装方位， 或者用以控制各

执行机构主动件的凸轮在分配轴上的安装方位， 均是由运动循环图来决定的。 因此， 机械运

动循环图具有指导和协调各执行机构的设计和安装的作用。
机械的运动循环图是将机械中各执行机构的运动循环按照同一时间或转角比例尺来绘制

的， 由于机械在主轴或分配轴转动一周或若干周内完成一个运动循环， 故运动循环图常以主

轴或分配轴的转角为坐标来编制。 通常选取机械中某一主要的执行构件作为参考件， 取其有

代表性的特征位置作为起始位置， 由此来确定其他执行构件的运动相对于该主要执行构件动

作的先后次序。 常用的运动循环图有以下三种形式：
（1） 直线式循环图　 它是将机械在一个运动循环中各个执行构件各段行程的起止时间

和先后顺序， 按比例绘制在直线坐标轴上， 如图 14⁃10a 所示。 其优点是简单明了， 能清楚

地表示出各个执行构件各行程的起止时间。
（2） 圆周式循环图　 如图 14⁃10b 所示， 每个圆环代表一个执行构件， 由各相应圆环分

别引径向直线表示各执行构件不同运动区段的起始位置。 容易清楚地看出各执行构件的运动

与机械原动件的相位关系。 其优点是能直观看出各执行机构主动件在主轴或分配轴上的相

位， 便于安装和调试。 缺点是机构数目较多时， 同心圆太多， 看起来比较杂乱。
（3） 直角坐标式循环图　 如图 14⁃10c 所示， 用横坐标轴表示机械主轴或分配轴的转角，

纵坐标轴表示各执行构件的位移。 这种运动线图能清楚地表示出执行构件的位移情况及相互
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关系。

图 14⁃10　 牛头刨床的三种形式的运动循环图

图 14⁃10 所示为牛头刨床的三种形式的运动循环图， 图中可见工作台的横向进给是在刨

床空回行程开始一段时间以后开始的， 在空回行程结束以前完成的。 运动循环图标志着机械

动作的节奏。 一部复杂的机械由于动作节拍相当多， 所以对时间的要求相当地严格， 某些执

行机构的动作必须同时发生， 为了保证在空间上不发生干涉， 必须清楚地绘出运动循环图作

为机构设计的重要依据。

第五节　 机构的选型和机构的组合

一、 机构类型的选择

当把整个工作过程所需的动作分解成一系列的基本动作， 并确定了机械的运动方案和执

行构件的数目及各执行构件的运动以后， 就可以依据基本动作的要求来选择合适的机构。 这

方面的任务称为机构的选型。
执行构件的基本运动形式有： 连续转动、 往复摆动、 往复移动、 单向间歇运动、 间歇往

复移动、 间歇往复摆动、 平面一般运动、 点的轨迹运动。
执行构件的运动特性主要是指运动规律和运动轨迹。 另外在选择机构类型前还应考虑整

个机构系统， 选择合适类型的原动机。 在确定了执行机构输出和输入运动的形式和特性后，
便可选择相应的执行机构类型了。 执行机构可以是一个基本机构， 也可以是一个组合机构，
但符合运动要求的往往有多个不同类型的机构可供选择。 为此需要进行多方面的分析、 比

较， 从中选出较优的机构。
表 14⁃2 列出了某些运动要求及其相应机构举例， 供设计时参考。
需要说明的是：
1） 表 14⁃2 中所列对执行构件的运动要求， 只是几种常见构件的， 并未包括所有可能构
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件的运动要求， 而且仅是定性的描述， 实际机器所要求的运动可能更为复杂多样， 并且是具

体量化的。
2） 表 14⁃2 中所列机构只是常见的很少一部分， 实际上具有上述几种运动特性的机构有

表 14⁃2　 运动要求及其相应机构举例

对执行构件的运动要求 可供选择的机构

等速连续转动 　 平行四边形机构、双万向联轴器、各种齿轮机构、轮系等

非等速连续转动 　 双曲柄机构、转动导杆机构、单万向联轴器等

往复摆动（只有摆角或若干位置要求）
　 曲柄摇杆机构、双摇杆机构、摇块机构、摆动导杆机构、摇杆滑块机构

（滑块为原动件）、摆动从动机凸轮机构等

往复摆动（有复杂运动规律要求） 　 摆动从动件凸轮机构、凸轮—齿轮组合机构等

间歇旋转运动 　 棘轮机构、槽轮机构、不完全齿轮机构、凸轮机构、凸轮⁃齿轮组合机构等

等速直线运动 　 齿轮齿条机构、移动从动件凸轮机构、螺旋机构等

往复移动（只有行程或若干位置要求） 　 曲柄滑块机构、正弦机构、正切机构等

往复移动（有复杂运动规律要求） 　 移动从动件凸轮机构、连杆—凸轮组合机构等

平面一般运动 　 铰链四杆机构、曲柄滑块机构、摇块机构等

近似实现点的轨迹运动 　 各种连杆机构等

精确实现点的轨迹运动 　 连杆—凸轮组合机构、双凸轮机构等

数百种之多， 在有关机构设计手册可以查阅到。

二、 机构选型注意问题

1. 尽量简化和缩短运动链， 尽可能选择较简单的机构

所用的执行机构， 从主动件到执行构件的运动链要尽可能短； 应尽量采用构件数和运动

副数较少的机构， 其优点是：
1） 降低成本， 减轻重量。
2） 减少运动链的积累误差， 提高工作质量。
3） 减少运动副摩擦带来的功率损耗， 提高机械的效率。
4） 构件数目的减少有利于提高机械系统的刚性。
图 14⁃11 所示为两种直线导向机构， 其中图 14⁃11a 所示为近似实现直线运动的较简单的

机构， 它是利用铰链四杆机构连杆上的点 E 近似直线轨迹 （有理论误差） 来满足工艺动作

要求。 而图 14⁃11b 是一种理论上能精确实现直线轨迹的较复杂的八杆机构。 实践表明， 在

图 14⁃11　 直线导向机构
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同一制造精度的条件下， 后者实际的运动误差比前者大。 因此， 在机构选型时， 往往采用具

有较小设计误差结构简单的近似机构， 而不采用理论上没有误差但结构复杂的机构。
2. 尽量减小机构尺寸

设计机械时， 在满足工作要求的前提下， 一般来说， 总希望机械结构紧凑、 尺寸小、 重

量轻。 而机械的尺寸和重量， 随所选机构类型的不同， 有较大的差别。 例如： 在相同的运转

参数下， 行星轮系的尺寸和重量较定轴轮系显著减小； 而从动件移动行程较大的情况下， 采

用圆柱凸轮机构比盘形凸轮机构尺寸更为紧凑等， 这样的例子还有很多。
3. 选择合适的运动副形式

运动副在机械传递运动和动力的过程中起着重要的作用， 它直接影响机械的结构形式、
传动效率、 寿命及灵敏度等。

一般来说， 转动副元素易于制造， 容易保证运动副元素的配合精度， 且效率较高， 因此

当要求将转动传递为转动或摆动时， 多采用带有转动副的机构。
与转动副相比， 移动副元素制造较困难， 不易保证配合精度， 效率较低且容易发生自

图 14⁃12　 近似直线导向机构

锁， 故一般只宜用于将转动传递为移动的场

合。 在进行机构选型时， 在某些情况下， 若

能用转动副替代移动副， 则可避免上述缺

点。 图 14⁃12 所示的用转动副 D 代替移动副

D′的近似直线导向机构就是一个实例。
采用带高副的机构比较易于实现执行构

件较复杂的运动规律和运动轨迹， 且有可能

减少运动副和构件的数目， 从而缩短运动

链； 其缺点是高副元素形状较复杂， 易于

磨损。
在设计机械时， 除了选择合适的运动副形式之外， 还要注意消除运动副中的间隙， 因为

运动副中间隙的存在是影响机构运动精度的重要因素之一。
4. 选择合适的动力源

各类原动机各有各的特性和适用场合， 在机构选型时， 应充分考虑生产条件、 工作要求

和动力源情况， 选择与机械性能相适应的原动机， 以简化机械的组成和改善运动质量。 例

如， 当有气、 液源时， 常采用液压和气动机构， 这样可以简化机构结构。
此外， 改变原动件的驱动方式， 也可能使机构简化。 复杂机械的许多动作， 由单一统一

驱动改成多机分别驱动， 虽然增加了原动机的数目和对电器控制部分的要求， 但传动链却可

以大为简化， 功率损耗也可减少。
5. 合理安排传动机构的顺序

一般来说， 通常把用来变速的传动机构安排在靠近运动链的始端， 即靠近原动机的地

方， 这是因为此处的转速较高， 传递的转矩较小， 因此可以减小传动装置的尺寸； 而转换运

动形式的机构， 如连杆机构、 凸轮机构等， 一般则应安排在运动链的末端， 即靠近执行构件

的地方， 这样安排， 运动链最简单。
6. 合理分配传动比

运动链的总传动比要合理地分配给各级传动机构， 在具体分配时应注意以下两点：
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1） 单级传动的传动比不宜过大， 否则将对机构的性能和尺寸造成不利影响， 因此在分

配传动比时， 每一级传动的传动比应在其常用的范围内选取。 例如， 一级齿轮传动的传动比

不得大于 5～7， 当传动比大于 8～10 时， 一般应设计成两级传动。
2） 当运动链为减速传动时， 其传动比按照 “前小后大” 的原则分配较为有利， 且相邻

两级传动比的差值不要太大。 运动链这样逐级减速， 可使各中间轴有较高的转速和较小的转

矩， 从而可使轴及轴上零件有较小的尺寸， 机构紧凑。
7. 使机械具有良好的动力特性

动力性能包括两个方面： 一方面是要尽量增大机构的传动角， 以增大机械的传力效率，
减小功率损耗， 这对于重载机械尤为重要； 另一方面是要尽量减小机械运转中的动载荷， 这

对于高速、 构件较重的机械尤为重要。
对于高速机构， 应选用易于实现平衡的机构和构件。 如在高速部分采用回转构件组成的

机构 （如齿轮机构、 带传动机构等）， 避免选用带有滑块、 摆杆和连杆等构件组成的机构，
因为前者可通过机械平衡使惯性力得到平衡， 而后者一般只能实现机构的部分平衡， 故不宜

用于高速场合。
采用压力角小或传动角大的机构， 如平底从动件凸轮机构、 转动导杆机构等， 可减小原

动机轴上的驱动力矩， 从而减小原动机功率、 机构尺寸和重量。
8. 保证机械的安全运转

进行机械总体方案设计时， 必须注意到机械的安全运转问题， 以防止发生机械损坏或出

现人身事故的可能性。 例如， 为了防止机械因过载而损坏， 可选用具有过载保护性的带传动

或摩擦轮传动机构； 又如， 为了防止起重机械的起吊部分在重物作用下自动倒转， 可在运动

链中设置具有自锁性能的机构 （如蜗轮蜗杆机构）。

三、 机构的组合

由于现代机械工程对机构要求实现的运动规律和运动轨迹是多种多样的， 所以单一的基

本机构都存在一定的局限性， 往往不能满足执行构件复杂的运动要求。 因此， 为拟定出一个

优良的机械运动方案， 仅仅从常见的基本机构中选择机构类型显然是不够的， 需要进一步创

造出新机构满足要求。 机构的组合是发展新机构的重要途径之一， 机构的组合方式有多种，
下面介绍几种比较典型的组合方式。

1. 串联式组合

在机构组合系统中， 若前一级子机构的输出构件为后一级子机构的输入构件， 则这种组

合方式称为串联式组合。 在图 14⁃13a 所示的机构中， 构件 1、 2、 5 组成凸轮机构， 构件 2、
3、 4、 5 组成曲柄滑块机构， 构件 2 是凸轮机构的从动件， 同时又是曲柄滑块机构的主动

件。 这种组合方式可用图 14⁃13b 所示的框图来表示。

图 14⁃13　 串联式组合
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2. 并联式组合

在机构组合系统中， 若几个子机构共用同一输入构件， 它们的输出运动又同时输入到一

个多自由度的子机构， 从而形成自由度为 1 的机构系统， 则这种组合方式称为并联式组合。
图 14⁃14a 所示的双色胶版印刷机的接纸机构就是这种组合机构的应用。 图中， 构件 1 是一

个双轮廓的凸轮， 当其转动时， 同时带动四杆机构 ABCD 和 GHKM 运动， 而这两个四杆机构

的输出运动又同时传给五杆机构 DEFNM， 从而使连杆 9 上的 P 点描绘出一条工作所要求的

轨迹。 这种组合方式的框图如图 14⁃14b 所示。

图 14⁃14　 并联式组合

3. 反馈式组合

在机构组合系统中， 如果多自由度子机构的一个输入运动是通过单自由度子机构从该多

自由度子机构的输出构件回授的， 则这种组合方式称为反馈式组合。 图 14⁃15a 所示的精密

滚齿机中的分度校正机构就是这种组合方式的一个应用。 它是由自由度为 2 的蜗轮蜗杆机构

（蜗杆除了绕自身的轴线转动外， 还可以沿轴向移动） 和自由度为 1 的凸轮机构组合而成

的。 其中， 蜗杆 1 为输入构件， 凸轮 2′和蜗轮 2 为一个构件。 蜗杆 1 的一个输入运动就是通

过凸轮机构从蜗轮回授的。 这种组合方式的框图如图 14⁃15b 所示。

图 14⁃15　 反馈式组合

4. 复合式组合

在机构组合系统中， 若由一个或几个串联的基本机构去封闭一个具有两个或多个自由度

的基本机构， 则这种组合方式称为复合式组合。 这种组合方式的特点是， 它与串联组合和并

联组合都既有相同之处， 又有不同之处。 图 14⁃16a 所示的凸轮—连杆组合机构， 就是这种

复合式组合方式。 图中构件 1、 4、 5 组成凸轮机构Ⅰ， 构件 1、 2、 3、 4、 5 组成五杆机构

872



图 14⁃16　 复合式组合

图 14⁃17　 装载式组合

Ⅱ。 当构件 1 为原动件时， C 点的运动是构件 1 和

构件 4 运动的合成。 这种组合方式的框图如图

14⁃16b所示。
5. 装载式组合

将一机构装载在另一机构的某一活动构件上的

组合方式称为机构的装载式组合。 这种组合方式在

工程机械 （如挖掘机） 中应用较多。 图 14⁃17 所示

的电动木马机构也采用装载式组合， 其中装载机构

本身做回转运动， 被装载机构 （摇块机构） 的曲柄

做主动运动， 两个运动的组合使木马产生飞跃向前

的雄姿。
采用上述的各种机构组合方式， 能将有限的几

种基本机构组合成多种多样的满足各种运动和工艺

要求的机构系统， 它们已经广泛地应用于机械制造、
纺织、 印刷和轻工机械中。

第六节　 机械系统方案拟定举例

现以图 14⁃18 所示的牛头刨床为例说明如何进行方案设计。

图 14⁃18　 牛头刨床示意图
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一、 设计要求

牛头刨床是一种用于平面切削加工的机床。 刨头右行时， 刨刀进行切削， 称为工作

行程， 用 H 表示， 此时要求刨刀切削速度较低并且平稳均匀， 近似匀速运动， 以提高刨

图 14⁃19　 生产阻力曲线

刀的使用寿命和工件的表面加工质量； 刨头左行时，
刨刀不切削， 称为空回行程， 此时要求速度较高， 应

具有急回运动特性， 以提高生产率， 行程速比系数 K
要求在 1. 4 左右。 刨床主轴转速为 60r / min， 刨刀的

行程 H 约为 300mm， 刨刀在工作行程中， 受到很大

的切削阻力， 约为 7000N， 在切削的前后各有一段约

0. 05H 的空刀距离， 如图 14⁃19 所示， 而空回行程中

则没有切削阻力， 因此刨头在整个运动循环中， 受力

变化较大。

二、 运动循环图绘制

牛头刨床的工作目的是刨削出合格的工作表面。 为完成整个工作表面的刨削， 夹紧工件

的工作台必须有垂直于刀具运动方向的移动， 且每次移动距离可调， 以适应对工件表面刨削

出不同表面粗糙度的要求。 这一运动称为工作台的横向进给运动。 为了使刀具能与被加工工

件接触， 并刨削掉多余的金属表面层， 工作台和刀架应能上下运动， 称为工作台和刀架的垂

直进给运动。 为刨削掉多余金属， 刀具的往复移动称为切削运动。 上述这三种运动必须协调

动作、 有机配合， 才能完成工件的刨削任务。 例如： 在刀具完成了一次刨削返回后， 工作台

才能横向进给； 工件的一层表面被刨削完成后， 才能进行工作台或刀架的垂直进给。 对牛头

图 14⁃20　 运动循环图

刨床的分析可知， 工作台及滑枕 （刨刀）
为执行构件， 绘制出运动循环图如图

14⁃20所示。
三、 动力源的选择及执行机构

方案确定
1. 原动机选择

牛头刨床属于一般的机械加工设备，
要求有较高的驱动效率和较高的运动精

度， 动力源选用交流异步电动机已能满足

工作性能需要。 考虑到执行机构的速度较

低和电动机的经济性， 选用同步转速为

1500r / min 的 电 动 机， 满 载 转 速 为

1440r / min。
2. 刨刀切削运动的执行机构方案

牛头刨床的主要工艺动作是刨刀的切

削运动， 可以有多种多样的设计方案。
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方案 1： 螺旋机构

其中螺杆为原动件， 而与刨刀架相固连的螺母为从动件。 这种机构的优点是能满足刨刀

在工作行程做匀速运动的要求， 且运动副为面接触， 受力状况好。 缺点是为了使刨刀在空回

行程中具有急回特性， 必须另加能使螺杆反转和变速的换向和变速机构， 从而带来机构的复

杂化。 此外， 在行程的起始和终止时刻有冲击， 也是其缺点。
方案 2： 齿轮齿条机构

其中齿轮为原动件， 而与刨刀架相固连的齿条为从动件。 这种机构的优点是能保证刨刀

的工作行程为匀速移动， 但具有与上述螺旋机构类似的缺点， 即必须增加换向和变速机构，
才能得到刨刀空回行程的快速运动， 且行程两端有冲击。

方案 3： 偏置曲柄滑块机构

其中曲柄为原动件， 而与刨刀架相固连的滑块为从动件。 这种机构的优点是能保证刨刀

在空回行程具有急回特性， 而且不必另加反向机构， 此外运动副皆为低副， 受力状况好， 磨

损少， 加工安装容易， 工作可靠。 其最大缺点是不能保证刨刀工作行程为匀速或近似匀速运

动， 此外， 当行程较大时， 机构沿滑块运动方向所占的范围也较大。
方案 4： 移动从动件凸轮机构

其中凸轮为原动件， 而与刨刀架相固连的推杆为从动件。 这种机构的最大优点是只

要适当地设计凸轮廓线， 很容易实现刨刀工作行程为匀速运动和空回行程具有急回运

动特性。 其缺点是当刨刀的行程较大时， 为了保证机构具有较好的受力状况 （即压力

角不超过许用值） ， 则凸轮的基圆半径需取得大些， 从而导致凸轮和整个机器的纵向尺

寸都很大。
方案 5： 回转导杆机构和曲柄滑块机构串联组合

如图 14⁃21 所示， 这种六杆低副机构不仅可以实现工作行程为近似匀速移动和空回行程

具有急回特性的要求， 还具有受力状况良好、 工作可靠、 无需反向机构等优点。 若将曲柄

AB 做成可变长度的构件， 则还可以具有滑块行程可调的功能。 其缺点是， 当刨刀行程较大

时， 转动导杆的长度也较大， 导致牛头刨床沿刨刀移动方向的尺寸过大。 此外， 导杆的转轴

图 14⁃21　 回转导杆机构和曲柄滑块机构串联

C 位于曲柄销 A 的运动圆周之内， 故轴 C 为悬

臂梁， 受力条件差。
方案 6： 摆动导杆机构和摆杆滑块机构串

联组合

如图 14⁃22a 所示， 这种机构的优点与方

案 5 相同， 即能够满足刨刀的工作行程为近似

匀速运动， 空回行程具有急回特性， 此外， 采

用可变长度的曲柄还可调节刨刀行程等， 完全

满足加工工艺对刨刀纵向往复移动机构的基本

要求。 同时， 沿刨刀移动方向的尺寸也不大， 且导杆的转轴 C 位于曲柄销 A 的运动圆周之

外， 轴 C 不是悬臂梁， 受力条件优于方案 5。 图中 vw和 vτ分别为工作行程和空回行程时刨刀

移动速度随其位移变化的曲线。 图 14⁃22b、 c 是这种机构的另外两种形式。
综合分析， 方案 6 不仅能够较好地满足刨刀工艺过程的要求， 而且具有结构简单、 受力

状况良好等优点， 是最适用于牛头刨床中刨刀纵向往复移动的机构。
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图 14⁃22　 摆动导杆机构和摆杆滑块机构串联

3. 工作台横向间歇送进机构方案

工作台横向进给要求每次送进量相同， 以保证加工质量。 再者， 工作台的进给应是间歇

的。 有可能被选为工作台等量进给机构的大致有以下几种： ①齿轮齿条机构。 其优点是能够

实现工作台的等量直线送进。 缺点是不具有自锁功能， 必须另加定位机构才能保证不切削时

工作台固定不动。 ②蜗轮蜗杆机构。 这种机构不仅能实现工作台的等量直线送进， 同时还具

有自锁特性。 其缺点是结构复杂， 加工制造困难。 ③螺旋机构。 它不仅能实现工作台的等量

直线送进， 同时还具有自锁特性， 还具有结构简单、 制造方便、 运动精度高、 无噪声、 工作

平稳等优点， 因此应优先选用。
为了保证工作台的送进是间歇进行的， 还需选择一个间歇运动来控制螺杆的运动。 可供

选择的间歇运动机构主要有： ①棘轮机构； ②槽轮机构； ③不完全齿轮机构； ④凸轮式间歇

运动机构。 但是除了棘轮机构外， 其余机构的从动件转角不易改变， 不能满足工作台进给量

可调整的要求。
确定的工作台横向进给机构如图 14⁃23 所示。 它是由曲柄摇杆机构、 棘轮机构和螺旋机

构串联而成的。 其中曲柄 AF 为原动件， 经过连杆 FG 带动摇杆 GH 做往复摆动； 摇杆上装

有棘爪 13， 从而带动棘轮 9′做单向间歇运动； 棘轮与螺杆固结在一起， 从而使与工作台固

结的螺母做等量进给运动。 如果改变曲柄 AF 的长度， 就可以改变棘爪 13 的摆角， 从而调

节进给量。 由于采用了双向式棘轮， 故可方便地改变送进方向。

图 14⁃23　 横向进给机构
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四、 牛头刨床的传动系统

由于执行构件刨刀的运动速度较低， 故必须在执行机构与电动机之间设计传动系统。 因

刨床主轴 （曲轴） 转速为 60r / min， 选用的是同步转速为 1500r / min 的电动机， 满载转速为

1440r / min。 整个传动链的传动比为

i= 1440 / 60= 24
其传动系统部分由电动机经 V 带和一级齿轮 （齿轮 1 和齿轮 2） 传动， 带动曲柄转动。

其总体方案示意图如图 14⁃24 所示。 刨床工作时， 由导杆机构带动刨刀 6 做往复运动。 刨刀

每切削完一次， 由曲柄摇杆机构、 棘轮机构和螺旋机构串联成的进给机构， 在空回行程的时

间内完成一次进给。

图 14⁃24　 牛头刨床机械运动总体方案示意图

将传动系统的总传动比 i= i带 i12进行分配后， 再进行带传动和齿轮传动的设计， 这里不

再赘述。

五、 机构分析与综合

确定牛头刨床的机械运动方案后， 便可根据已知条件和运动要求进行机构的尺寸综合，
进行齿轮机构、 带传动机构、 六杆机构、 棘轮机构、 螺旋机构等的设计， 绘制出机构的运动

简图， 进行机械运动分析和动力分析。

习　 　 题

14⁃1　 试设计一加压装置。 要求： 该装置的驱动轴水平放置， 由手驱动， 并把驱动轴的旋转运动变换

为执行构件沿铅垂方向的加压运动； 为了产生较大的压力， 执行构件的运动 （位移和速度） 应被大大地缩

小； 由于空间条件的限制， 要求加压装置在铅垂方向的允许高度较小。 试列出几种可能方案。
14⁃2　 若机器主轴做等速运动， 转速 n= 100r / min， 执行构件做往复运动， 其行程为 100mm， 工作要求

执行构件的工作行程为等加速等减速运动， 回程为急回运动， 其行程速比系数 K= 1. 4， 试列出能实现这一

运动的可能方案， 并比较其优缺点。
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第十五章　 减速器设计

减速器是原动机和工作机之间的独立的闭式传动装置， 用来降低转速和增大转矩以满足

各种工作机械的需要。 在原动机和工作机之间用来提高转速的独立的闭式传动装置称为增速

器。 减速器的种类很多， 由于其传递运动准确可靠， 结构紧凑， 效率高， 寿命长， 且使用维

修方便， 得到广泛应用。 常用的减速器目前已经标准化， 使用者可根据具体的工作条件进行

选择。 课程设计中的减速器设计通常是根据给定的条件， 参考标准系列产品的有关资料进行

非标准化设计。

第一节　 减速器类型

一、 概述

减速器的种类很多。 按照传动类型的不同可分为圆柱齿轮减速器、 锥齿轮减速器、 蜗杆

减速器、 齿轮—蜗杆减速器和行星齿轮减速器； 按照传动的级数可分为一级 （单级） 减速

器、 二级减速器和多级减速器； 按照传动的布置形式又可分为展开式、 分流式和同轴式减速

器； 按照传递功率的大小可分为小型减速器、 中型减速器和大型减速器等。 若按传动和结构

特点来划分， 这类减速器有下述六种：
1） 齿轮减速器 （gear reducer）。 主要有圆柱齿轮减速器、 锥齿轮减速器和圆锥—圆柱

齿轮减速器。
2） 蜗杆减速器 （worm reducer）。 主要有圆柱蜗杆减速器、 环面蜗杆减速器和锥蜗杆减

速器。
3） 齿轮—蜗杆减速器 （worm gear reducer）。
4） 行星齿轮减速器 （planetary gear reducer）。
5） 摆线针轮减速器 （cycloidal⁃pin gear reducer）。
6） 谐波齿轮减速器 （harmonic gear reducer）。
上述六种减速器已有标准系列产品， 使用时只需结合所需传动功率、 转速、 传动比、 工

作条件和机器的总体布置等具体要求， 从产品目录或有关手册中选择即可。 只有在选不到合

适的产品时， 才自行设计制造， 此外， 还有一些专用减速器 （如在电梯、 阀门开关等处

用）。 本节仅介绍前述齿轮减速器和蜗杆减速器的主要类型、 特点及应用。 常用的减速器的

传动形式、 特点及应用见表 15⁃1～表 15⁃4。

二、 齿轮减速器

齿轮减速器的特点是效率及可靠性高， 工作寿命长， 维护简便， 因而应用范围很广。 齿

轮减速器按其减速齿轮的级数可分为单级、 两级、 三级和多级的； 按其轴在空间的布置可分

为立式和卧式； 按其运动简图的特点可分为展开式、 同轴式 （又称为回归式） 和分流式等。
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表 15⁃1、 表 15⁃2 分别列出了圆柱齿轮减速器和锥齿轮减速器的几种主要形式和它们的特点

及应用。

三、 蜗杆减速器

蜗杆减速器的特点是在外廓尺寸不大的情况下， 可以获得大的传动比， 工作平稳， 噪声

较小， 但效率较低。 其中应用最广的是单级蜗杆减速器， 两级蜗杆减速器则应用较少。 表

15⁃3 列出了蜗杆减速器的几种方案。

四、 行星齿轮减速器

行星齿轮减速器由于具有减速比大、 体积小、 重量轻、 效率高等优点， 在许多情况下可

代替二级、 三级的普通齿轮减速器和蜗杆减速器。 表 15⁃4 列出了行星齿轮减速器的几种常

用方案。

表 15⁃1　 圆柱齿轮减速器

名称 运动简图 推荐传动比 特点及应用

单级圆柱齿轮减速器 i≤8～10

　 轮齿可做成直齿、斜齿和人字齿。
直齿用于速度较低（ v≤8m / s）、载荷较

轻的传动；斜齿轮用于速度较高的传

动；人字齿轮用于载荷较重的传动

两级圆柱

齿轮

减速器

展开式
i= i1 i2
i= 8～60

　 结构简单，但齿轮相对于轴承的位

置不对称，因此要求轴有较大的刚度。
高速级齿轮布置在远离转矩输入端，
这样，轴在转矩作用下产生的扭转变

形和在载荷作用下轴产生的弯曲变形

可部分地互相抵消，以减缓沿齿宽载

荷分布不均匀的现象。 用于载荷比较

平衡的场合

分流式
i= i1 i2
i= 8～60

　 结构复杂，由于齿轮相对于轴承对

称布置，与展开式相比，载荷沿齿宽分

布均匀、轴承受载较均匀。 中间轴危

险截面上的转矩只相当于轴所传递转

矩的一半。 适用于变载荷的场合

582



（续）

名称 运动简图 推荐传动比 特点及应用

两级圆柱

齿轮

减速器

同轴式
i= i1 i2
i= 8～60

　 减速器横向尺寸较小，两对齿轮浸

入油中深度大致相同。 但轴向尺寸和

重量较大，且中间轴较长、刚度小，沿
齿宽载荷分布不均匀，高速轴的承载

能力难于充分利用

同轴分

流式

i= i1 i2
i= 8～60

　 每对啮合齿轮仅传递全部载荷的一

半，输入轴和输出轴只承受转矩，中间

轴只受全部载荷的一半，故与传递同

样功率的其他减速器相比，轴颈尺寸

可以缩小

三级圆柱

齿轮减

速器

展开式
i= i1 i2 i3

i= 40～400
　 同两级展开式

分流式
i= i1 i2 i3

i= 40～400
　 同两级分流式

表 15⁃2　 锥齿轮减速器

名称 运动简图 推荐传动比 特点及应用

单级锥齿轮

减速器
i= 8～10

　 轮齿可做成直齿、斜齿或曲线齿。
用于两轴垂直相交的传动中，也可

用于两轴垂直相错的传动中。 由于

制造安装复杂、成本高，所以仅在传

动布置需要时才采用

两级锥—圆

柱齿轮减

速器

i = i1 i2
直齿锥齿轮

i= 8～22
斜齿或曲线齿锥齿轮

i= 8～40

　 同单级锥齿轮减速器，锥齿轮在

高速级，以使锥齿轮尺寸不致太大，
否则加工困难
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（续）

名称 运动简图 推荐传动比 特点及应用

三级锥—圆

柱齿轮减

速器

i= i1 i2 i3
i= 25～75

　 同两级锥—圆柱齿轮减速器

表 15⁃3　 蜗杆减速器

名称 运动简图 推荐传动比 特点及应用

单级蜗杆

减速器

蜗杆下置 i= 10～80

　 蜗杆在蜗轮下方，啮合处的冷

却和润滑都较好，蜗杆轴承润滑

也方便，但当蜗杆圆周速度高时，
搅油损失大，一般用于蜗杆圆周

速度 v<10m / s 的场合

蜗杆上置 i= 10～80
　 蜗杆在蜗轮上方，蜗杆的圆周

速度可高些，但蜗杆轴承润滑不

太方便

蜗杆侧置 i= 10～80
　 蜗杆在蜗轮侧面，蜗轮轴垂直

布置，一般用于水平旋转机构的

传动

两级蜗杆

减速器

i= i1 i2
i= 43～3600

　 传动比大，结构紧凑，但效率

低。 为使高速级和低速级传动浸

油深度大致相等，可取高速级的

中心距等于低速级的 1 / 2

两级齿轮—
蜗杆减

速器

i= i1 i2
i= 15～480

　 有齿轮传动在高速级和蜗杆传

动在高速级两种形式。 前者结构

紧凑，后者传动效率高
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表 15⁃4　 行星齿轮减速器

名称 运动简图 推荐传动比 特点及应用

行星齿轮

减速器

单级 NGW i= 2. 8～12. 5

　 与普通圆柱齿轮减速器相比，
尺寸小，重量轻，但制造精度要求

较高，结构较复杂，在要求结构紧

凑的动力传动中应用广泛

两级 NGW
i= i1 i2

i= 14～160
　 同单级 NGW

还应指出： 在选择减速器的类型时， 首先必须根据传动装置总体配置的要求， 结合减速

器的效率、 外廓尺寸或质量、 制造及运转费用等指标进行综合的分析比较， 以期获得最合理

的结果。
关于减速器的设计可参看有关书籍。

第二节　 减速器的典型结构

减速器类型不同， 其结构形式也不同。 减速器结构因其类型、 用途不同而异。 但无论何

种类型的减速器， 其基本结构都是由箱体、 轴系部件及附件三大部分组成的。 图 15⁃1、 图

15⁃2、 图 15⁃3 分别为圆柱齿轮减速器、 锥—圆柱齿轮减速器和蜗杆减速器的典型结构。

一、 减速器箱体结构

减速器箱体是减速器中所有零件的基座， 是支承和固定轴系部件、 保证传动零件正常啮

合并承受作用在减速器上载荷的重要零件， 应具有足够的强度和刚度。 箱体一般还兼做润滑

油的油箱， 具有充分润滑和密封箱内零件的作用。 减速器箱体的质量约占减速器总质量的

50%， 因此箱体的结构对减速器的工作性能、 加工工艺、 材料消耗、 质量及成本等有很大影

响， 设计时必须全面考虑。
减速器箱体可按其毛坯制造方法、 剖分与否及外形等分成各种形式。
1. 铸造箱体和焊接箱体

箱体按制造方式的不同可分为铸造箱体 （图 15⁃1、 图 15⁃2、 图 15⁃3） 和焊接箱体 （图
15⁃4）。 铸造箱体材料一般多用铸铁 （HT150、 HT200）。 在重型减速器中， 为了提高箱体强
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图 15⁃1　 二级展开式圆柱齿轮减速器
1—箱座　 2—油塞　 3—吊钩　 4—油标尺　 5—起盖螺钉　 6—调整垫片　 7—密封装置　 8—油沟

9—箱盖　 10—吊环螺钉　 11—定位销　 12—地脚螺栓　 13—轴承盖

图 15⁃2　 锥—圆柱齿轮减速器
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图 15⁃3　 蜗杆减速器

1—管状油标　 2—吊耳　 3—通气器　 4—刮油板

度， 也有用铸钢 （ ZG200—400 或

ZG230—450） 铸造的。 铸造箱体较

易获得合理和复杂的结构形状， 易

切削， 抗压性能好， 但制造周期长，
质量较大， 因而多用于成批生产。
焊接箱体比铸造箱体壁薄， 重量轻

1 / 4 ～ 1 / 2， 生产周期短， 但焊接时

容易产生热变形， 故需经退火及矫

直处理， 并应留有足够的加工余量。
焊接箱体多用于单件、 小批量生产。

2. 剖分式箱体和整体式箱体

为了便于轴系部件的安装与拆

卸， 减速器箱体大多做成剖分式，
由箱座和箱盖组成， 剖分面多为水

平面， 与传动轴线平面重合 （图

15⁃1、 图 15⁃2、 图 15⁃3）。 箱座和箱

盖采用普通螺栓连接， 用圆锥销定

位。 在大型立式减速器中， 为了便

于制造、 安装和运输， 也有采用两

个剖分面的 （图 15⁃5）。 剖分式箱

体增加了连接面凸缘和连接螺栓，
使箱体重量增大。

图 15⁃4　 焊接箱体 图 15⁃5　 两个剖分面的减速器箱体

图 15⁃6 所示为蜗杆传动的整体式箱体， 图 15⁃7 所示为齿轮传动的整体式箱体。 整体式

箱体的尺寸紧凑， 无接合面螺栓连接， 重量较轻， 箱体加工量也少， 易于保证轴承与座孔的

配合性质， 但轴系装拆及调整不如剖分式箱体方便， 常用于小型锥齿轮减速器和蜗杆减

速器。
3. 内肋式箱体和外肋式箱体

为了保证减速器的支承刚度， 箱体轴承座处应有足够的厚度， 并设置加强肋。 箱体加强

肋有外肋和内肋两种结构形式。 加强肋做在箱体内的称为内肋， 如图 15⁃8b、 图 15⁃9 所示。
内肋结构刚度大， 箱体外表面光滑平整， 但内壁会阻碍润滑油的流动， 增强搅油损耗， 制造
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图 15⁃6　 蜗杆传动的整体式箱体 图 15⁃7　 齿轮传动的整体式箱体

工艺也较复杂， 所以应用较少。 当轴承座伸到箱体内部时， 则常用内肋。 加强肋做在箱体外

的称为外肋， 如图 15⁃1、 图 15⁃8a 所示。 外肋结构可增加散热面积， 且铸造工艺性较好， 故

采用较多。 凸壁式为箱体加强肋的又一种结构形式， 相当于双外肋 （图 15⁃8c、 图 15⁃10），
刚度更大， 外形整齐， 但箱体制造工艺复杂， 常用于大型减速器。

图 15⁃8　 箱体加强肋结构

图 15⁃9　 内肋式箱体加强肋结构 图 15⁃10　 凸壁式箱体加强肋结构

　 　 目前， 为了提高箱体刚性， 方形外廓减速器 （图 15⁃11） 日益得到广泛应用。 这种结构

采用内肋， 增强了轴承座刚度， 并采用了便于拆装的双头螺柱或螺钉 （如用内六角螺钉）
的连接结构， 不用底凸缘， 而将底座下部四角削进一块放置地脚螺栓， 使箱体结构更加紧
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凑， 造型也更加美观。

图 15⁃11　 方形外廓减速器的箱体结构

二、 减速器附件

为了保证减速器的正常工作， 减速器箱体上通常设置一些附加装置或零件， 以便于减速

器的注油、 排油、 通气、 吊运、 检查油面高度、 检查传动件啮合情况、 保证加工精度和装拆

方便等。 减速器各部件及附件的名称和作用介绍如下：
1. 窥视孔和窥视孔盖

为了便于检查箱内传动零件的啮合情况以及将润滑油注入箱体内， 在减速器箱体的箱盖

顶部设有窥视孔。 为了防止润滑油飞溅出来和污物进入箱体内， 在窥视孔上应加窥视孔盖。
2. 通气器

减速器工作时由于摩擦发热， 使箱体内温度升高， 气压增大。 为了避免由此引起密封部

位的密封性能下降造成润滑油从缝隙 （剖分面、 轴伸处间隙） 向外渗漏， 多在箱盖顶部或

窥视孔盖上安装通气器， 使箱体内热膨胀气体能自由逸出， 达到箱体内外气压相等， 从而保

证箱体有缝隙处的密封性能。
3. 油标 （油面指示器）
油标用来检查箱内油面高度， 以保证有正常的油量。 一般设置在箱体上便于观察、 油面

较稳定的部位。 油标有各种结构类型， 有的已定为标准件。
4. 定位销

为了保证箱体轴承座孔的加工精度与装配精度， 在箱盖和箱座用螺栓连接后， 镗孔之

前， 需在其连接凸缘上相距较远处安置两个定位销， 并尽量放在不对称的位置上， 以使箱座

与箱盖能正确定位。
5. 起盖螺钉

为了保证减速器的密封性， 箱盖与箱座接合面上常涂有水玻璃或密封胶， 连接后接合较

紧， 不易分开。 为了便于拆卸箱盖， 在箱盖凸缘上常设置 1 ～ 2 个起盖螺钉。 拆卸箱盖时，
拧动起盖螺钉， 便可顶起箱盖。

在轴承端盖上也可以安装起盖螺钉， 便于拆卸端盖。 对于需做轴向调整的套杯 （如图

15⁃2 中高速轴的轴承套杯）， 如装上两个起盖螺钉， 将便于调整， 如图 15⁃12 所示。
6. 起吊装置

为了搬运和装卸箱盖， 在箱盖上装有吊环螺钉 （图 15⁃1）， 或铸出吊耳或吊钩。 为了搬

292



图 15⁃12　 安装在轴承套杯上的起盖螺钉

运箱座或整个减速器， 在箱座两端连接凸缘处铸出

吊钩。
7. 放油孔及油塞

为了更换润滑油或排除油污， 在减速器最底部

设有放油孔， 并用放油螺塞和密封垫圈将其堵住。
8. 油杯

轴承采用脂润滑时， 为了方便润滑， 有时需在

轴承相应部件安装油杯， 如图 15⁃2 所示。
9. 调整垫片

调整垫片由多片很薄的软金属制成 （图 15⁃1、 图 15⁃3）， 用以调整轴承间隙。 有的垫片

还要起调整传动零件 （如蜗轮、 锥齿轮） 轴向位置的作用。

第三节　 减速器的润滑与密封设计

一、 减速器的润滑

减速器的润滑主要是为了减少各摩擦副的摩擦和磨损， 同时也为了加强减速器的散热能

力。 在中、 低速减速器中， 最方便且常用的润滑方法是浸油 （油浴） 润滑； 滚动轴承则采
用油脂润滑。 在高速减速器中， 常采用喷油润滑和循环供油系统， 以加强冷却作用。

1. 浸油润滑 （oil bath lubrication）
采用浸油润滑时， 减速器的箱体就是油池， 齿轮等传动零件直接浸入油中。 浸油润滑适

用于齿轮圆周速度 v≤12m / s， 蜗杆圆周速度 v≤10m / s 的场合。 为了避免搅油功率损耗太大

及保证齿轮啮合的充分润滑， 传动件浸入油池中的深度不宜太深或太浅。 单级齿轮减速器大

齿轮的浸油深度不要超过一个齿高。 多级齿轮减速器， 高速级大齿轮的浸油深度不要超过一
个齿高， 齿顶圆到油池底面的距离不应小于 30 ～ 50mm； 低速级齿轮的浸油深度不大于 6m
（m 为模数）。 锥齿轮允许将整个齿宽浸入油中。 对于蜗杆减速器， 当蜗杆在上时， 蜗轮的

浸油深度为一个齿高； 当蜗杆在下时， 蜗杆的浸油深度为蜗杆齿的高度， 但油面不应高于轴
承滚动体的中心。 如果油面已浸到轴承最下面滚动体中心， 而蜗杆仍未浸入油中 （或浸油

深度不够）， 则可在蜗杆轴两侧分别装上溅油轮， 将油溅到蜗轮端面上， 而后流入啮合区进

行润滑。 在多级齿轮减速器中， 有时由于传动比的限制， 为避免低速级齿轮浸油过深， 可使
低速级齿轮保持合适的浸油深度， 而高速级齿轮则利用带油轮润滑、 其他甩油装置供油润滑

或将减速器箱座和箱盖的剖分面做成倾斜式。
减速器中所需的油量， 通常按每传递 1kW 的功率需油 0. 35～0. 7L 计算， 黏度较大的油
取较大的值。 为保证减速器的散热， 油池应有足够的容积。 为了避免沉积在油池底部的

杂质与磨屑被搅动而泛起， 低速级齿轮下面的油池应保持必要的深度。 油箱中油面的最低和

最高位置， 可利用油尺或油位指示装置测量。 齿轮在磨合完毕后再经过 200 ～ 300h， 应进行

第一次换油； 以后每经过 2500～5000h， 应将油放出进行过滤等净化处理。 润滑油的使用寿
命一般为 10000～15000h。

2. 喷油润滑 （spray lubrication）
当齿轮圆周速度 v>12m / s， 蜗杆圆周速度 v>10m / s 时， 因黏在齿轮上的油会被离心力甩
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掉， 而且搅油损失的功率太大还会使油温升高、 起泡或氧化等， 此时宜采用喷油润滑方法。
喷油润滑是利用喷嘴将油直接喷在齿轮的啮合处。 此时要采用一套供油系统装置， 包括冷

却、 过滤、 油压调节等设备。 所需供油压力及供油量可查阅有关资料。

二、 减速器的密封

密封的目的在于防止箱内的润滑油向外渗漏， 同时防止外界的杂质、 灰尘等进入箱内。
原则上所有可能发生泄漏的地方都应该进行密封。 箱盖与箱座接合面的密封主要靠精确加

工； 若有必要， 则可在装配时再涂一层密封胶。 检查窗、 放油孔、 透气帽等处的静密封面

间， 应加放工业纸板或耐油橡胶垫片。
轴的密封是其中最重要的部位。 主动轴和低速从动轴都需要伸出箱外， 因此轴与轴承盖

通孔间应注意密封， 特别是在高速情况下更易发生渗漏。 采用凸缘式轴承盖时， 凸缘与箱体

和箱盖的贴合面也要用密封垫片。 有关这方面更具体的情况， 请参考前面章节的内容。

第四节　 减速器设计的一般步骤

一、 传动装置的总体设计

传动装置的总体设计主要包括拟定传动方案、 选择电动机和各级分传动比以及计算传动

装置的运动和动力参数。
1. 拟定传动方案

机器通常由原动机、 传动装置和工作机三部分组成。 其中传动装置是将原动机的运动和

动力传递给工作机的中间装置。 它常具备减速 （或增速）、 改变运动形式或运动方向以及将

动力和运动进行传递与分配的作用。 传动装置是机器的重要组成部分。 传动装置的质量和成

本在整部机器中占有很大的比重， 整部机器的工作性能、 成本费用和整体尺寸在很大程度上

取决于传动装置设计的状况。 因此， 合理地设计传动装置是机械设计工作的一个重要组成

部分。
2. 选择电动机

原动机是机器中运动和动力的来源， 其种类很多， 有电动机、 内燃机、 蒸汽机、 水轮

机、 汽轮机和液动机等。 电动机构造简单、 工作可靠、 控制简便、 维护容易， 一般生产机械

上大多采用电动机驱动。 电动机已经系列化， 设计中只需根据工作机所需要的功率和工作条

件， 选择电动机的类型和结构形式、 容量、 转速， 并确定电动机的具体型号。
3. 确定传动装置的总传动比并分配各级传动比

电动机选定以后， 根据电动机满载转速 nm和工作机转速 nw， 就可计算出传动装置的总

传动比为

i=
nm

nw

由传动方案知， 传动装置的总传动比等于各级传动比的乘积， 即

i= i1 i2 i3…in
式中， i1， i2， i3， …， in 为各级串联传动的传动比。
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合理地分配各级传动比， 是传动装置总体设计中的一个重要问题， 它将直接影响到传动

装置的外廓尺寸、 质量、 润滑条件、 成本、 传动零件的圆周速度及精度等级。 同时达到上述

各方面要求比较困难， 因此设计时应根据具体条件， 首先满足主要要求。
4. 计算传动装置的运动和动力参数

为进行传动件的设计计算， 需要求出各轴的转速、 转矩或功率。 若将传动装置各轴由高

速至低速依次定为Ⅰ轴、 Ⅱ轴、 … （电动机轴为 0 轴）， 并设 nΙ， nⅡ， nⅢ， …为各轴的转

速 （r / min）， PΙ， PⅡ， PⅢ， …为各轴的输入功率 （kW）， TΙ， TⅡ， TⅢ， …为各轴的转矩

（N·m）， η0 Ι， ηΙ Ⅱ， ηⅡⅢ， …为相邻两轴间的传动效率， i0， i1， i2， …为相邻两轴间的

传动比， 则可按电动机轴至工作机轴的运动传递路线推算出各轴的运动和动力参数。
（1） 各轴转速

nΙ =
nm

i0

nⅡ =
nΙ

iΙ
=
nm

i0 i1

nⅢ =
nⅡ

iⅡ
=

nm

i0 i1 i2
其余类推。
式中， nm为电动机满载转速 （r / min）； i0为电动机至Ⅰ轴的传动比。
（2） 各轴功率

PΙ =P0η0Ι

PⅡ =PΙηΙⅡ =P0η0ΙηΙⅡ

PⅢ =PⅡηⅡⅢ =P0η0ΙηΙⅡηⅡⅢ

其余类推。
式中， P0为电动机所需要的输出功率 （kW）。
（3） 各轴转矩

TΙ = 9550
PΙ

nΙ

TⅡ = 9550
PⅡ

nⅡ

TⅢ = 9550
PⅢ

nⅢ

其余类推。
由计算得到的各轴运动和动力参数的数据， 可以列表整理备用。

二、 传动零件的设计计算

传动装置是由各种类型的零部件组成的， 其中最主要的是传动零件， 它关系到传动装置

的工作性能、 结构布置和尺寸大小。 此外， 支承零件和连接零件通常也要根据传动零件来设

计或选取。 因此， 一般应先设计计算传动零件， 确定其材料、 参数、 尺寸和主要结构， 然后
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进行其他零部件的设计计算。 需要注意的是， 在装配底图设计之前， 传动零件的设计计算着

重主要尺寸参数的确定， 传动零件详细的结构尺寸和技术要求 （如齿轮的轮毂、 轮辐、 圆

角、 斜度等尺寸） 的确定应结合装配底图设计或零件图设计进行。
由于减速器是一独立、 完整的传动部件， 为使其设计时原始条件比较准确， 通常是先进

行减速器外部传动零件的设计计算。
各类传动零件的设计计算方法均按有关教材所述， 本处不再重复。 下面仅就课程设计中

传动零件设计时应注意的问题做简要提示。
1. 减速器外部传动零件的设计计算

减速器外部常用的传动零件有普通 V 带传动、 滚子链传动和开式齿轮传动。
（1） 普通 V 带传动　 设计 V 带传动所需要的已知条件为： 原动机种类和所需传递的功

率 （或转矩）； 主动轮和从动轮的转速 （或传动比）； 工作条件及对外廓尺寸、 传动位置的

要求等。
设计计算的主要内容是： 确定带的型号、 长度和根数； 确定中心距、 初拉力及张紧装

置； 选择大小带轮直径、 材料、 结构尺寸和加工要求等。
（2） 滚子链传动　 设计滚子链传动所需要的已知条件为： 传递功率、 载荷特性和工作

情况； 主动链轮和从动链轮的转速 （或传动比）； 外廓尺寸、 传动布置方式的要求及润滑条

件等。
设计计算的主要内容是： 选择链条的型号 （链节距）、 排数和链节数； 确定传动中心

距、 链轮齿数、 链轮材料和结构尺寸； 考虑润滑方式、 张紧装置和维护要求等。
（3） 开式齿轮传动　 设计开式齿轮传动的已知条件为： 所需传递的功率 （或转矩）； 主

动轮转速和传动比； 工作条件和尺寸限制等。
设计计算的主要内容是： 选择齿轮材料及热处理方式； 确定齿轮传动的参数 （中心距、

齿数、 模数、 齿宽等）； 设计齿轮的结构及其他几何尺寸。
2. 减速器内部传动零件的设计计算

常用作减速器内部的传动零件主要有圆柱齿轮传动、 锥齿轮传动和蜗杆传动。
（1） 圆柱齿轮传动　 设计圆柱齿轮传动时的已知条件和设计内容与开式齿轮传动相同。
（2） 锥齿轮传动　 设计锥齿轮传动时的已知条件和设计内容与开式齿轮传动相同。
（3） 蜗杆传动　 设计蜗杆传动时的已知设计条件与圆柱齿轮传动相同。
设计计算的主要内容为： 选择蜗杆和蜗轮的材料及热处理方式； 确定蜗杆传动的参数

（蜗杆分度圆直径、 中心距、 模数、 蜗杆头数及导程角、 蜗轮螺旋角、 蜗轮齿数和齿宽等）；
设计蜗杆和蜗轮的结构及其他几何尺寸。

三、 减速器装配底图的设计

装配底图的设计内容包括确定减速器总体结构及所有零件间的相互位置； 确定所有零件

的结构尺寸； 校核主要零件的强度 （刚度）。 在装配底图设计过程中绘图和计算常交叉进

行， 结构设计所占的比重很大。 装配底图的设计是全部设计过程中最重要的阶段， 减速器结

构基本在此阶段确定。 为保证设计过程的顺利进行， 需注意装配底图设计绘图的顺序， 一般

是先绘制主要零件， 再绘制次要零件； 先确定零件中心线和轮廓线， 再设计其结构细节； 先

绘制箱内零件， 再逐步扩展到箱外零件； 先绘制俯视图， 再兼顾其他视图。
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1. 减速器装配底图的设计 （第一阶段）
减速器装配底图的绘制一般是遵循先主后次、 先粗后细、 先里后外、 先俯后他等原则。

在确定了绘图比例和布置好图面后， 底图的绘制步骤大致概括如下：
（1） 箱内传动零件中心线及外形轮廓的确定　 根据传动零件设计计算所得的箱内传动

零件的主要尺寸， 在俯视图上先画出传动零件的中心线， 再画齿顶圆、 分度圆、 齿宽和轮毂

宽等轮廓尺寸， 其他细部结构暂不画出。
（2） 箱体内壁位置的确定　 对于齿轮减速器， 大齿轮齿顶圆及齿轮端面与箱体内壁之

间要留一定的距离， 以免因箱体铸造误差造成间隙过小时， 齿轮与箱体相碰。 根据传动零件

的端面至箱体内壁的距离 a 值大小先画出箱体宽度方向的两条内壁线， 再由大齿轮齿顶圆与

减速器箱体内壁之间的距离 Δ 的大小画出箱体长度方向低速级大齿轮一侧的内壁线， 小齿

轮齿顶圆与内壁之间的距离暂不确定， 待装配底图设计完成后， 由主视图上箱体结构的投影

关系确定。
对于含锥齿轮的减速器， 在确定箱体内壁位置时， 应先估计大锥齿轮的轮毂宽度， 待轴

径确定后再做必要的调整和修改。 具体尺寸可参考相关表。
对于蜗杆减速器， 应尽量缩小蜗杆轴的支点距离， 以提高其刚度。 为此， 蜗杆轴承座常

伸到箱体内侧， 为保证一定的间隙， 常将轴承座内端面做成斜面。 具体尺寸可参考相关表。
（3） 轴的结构尺寸设计　 轴的结构尺寸设计一般先从高速轴开始， 然后再进行中间轴

和低速轴设计。
1） 轴的径向尺寸的确定。 轴的径向尺寸确定是在初算轴径的基础上进行的。 轴径的初

步估算方法是按纯扭矩并降低许用扭转切应力的方法进行的。 计算公式为

d≥A
3 P
n

式中， P 为轴所传递的功率 （kW）； n 为轴的转速 （r / min）； A 为由轴的许用切应力所

确定的系数； d 为轴径 （mm）。
阶梯轴径向结构尺寸的变化主要取决于轴上零件的安装、 定位、 受力状况及对轴表面粗

糙度、 加工精度的要求。
2） 轴的轴向尺寸的确定。 各轴段的轴向尺寸取决于轴上零件的轮毂宽度， 而轮毂宽度

一般与轴的直径有关， 确定了轴的直径， 就可根据不同零件的结构要求确定其轮毂宽度。 除

此之外， 还要考虑相邻零件之间必要的间距以及轴上零件定位和固定可靠的需要。
（4） 联轴器的选择　 当减速器输入轴与电动机轴相连时， 因转速高、 转矩小， 可选用

弹性套柱销联轴器。 当减速器输出轴与工作机轴连接时， 由于转速较低、 转矩较大， 且两轴

间往往有较大的轴线偏移， 常选用无弹性元件的挠性联轴器。
联轴器型号参照教材， 按计算转矩进行选取， 其轴孔直径的范围应与被连两轴的直径相

适应。 如果减速器输入轴与电动机轴相连， 应注意调整减速器输入轴外伸端的尺寸， 使两轴

径不至相差很大， 否则， 难以选择合适的联轴器。
（5） 支承组合结构的设计

1） 轴承的选择及其位置的确定。 一般减速器均选用滚动轴承。 滚动轴承的类型选择取

决于轴承承受载荷的大小、 方向、 性质及轴的转速高低。 一般普通圆柱齿轮减速器常优先选

用深沟球轴承； 对于斜齿圆柱齿轮传动， 若轴承承受载荷不是很大， 则可选用角接触球轴
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承； 对于载荷不平稳或载荷较大的减速器， 宜选用圆锥滚子轴承。
2） 轴承的支承形式及调整方式的确定。 一般齿轮减速器首选两端单向固定的轴系固定

方式， 并利用凸缘式轴承端盖与箱体外端面之间的一组垫片调整轴承间隙。
（6） 轴、 轴承、 键的校核计算　 在轴的结构设计完成后， 由轴上传动零件和轴承的位

置可以确定轴上受力的作用点和轴的支承点之间的距离。
1） 轴的校核计算。 根据装配底图确定出的轴的结构、 轴承支点及轴上零件力的作用点

位置， 可画出轴的受力图， 进行轴的受力分析并绘制弯矩图、 转矩图和当量弯矩图， 然后判

定轴的危险截面， 进行强度校核计算。
2） 轴承寿命校核计算。 轴承的预期寿命是按减速器寿命或减速器的检修期来确定的，

一般取减速器检修期作为滚动轴承的预期工作寿命。 如果校核计算不符合要求， 则一般不轻

易改变轴承的内径尺寸， 可通过改变轴承类型或尺寸系列， 变动轴承的额定动载荷， 使之满

足要求。
3） 键连接的强度校核计算。 键连接的强度校核计算主要是验算其抗挤压强度是否满足

要求。 许用挤压应力应按连接键、 轴、 轮毂三者中材料最弱的选取， 一般是轮毂材料最弱。
经校核计算如发现强度不足， 但相差不大时， 可通过加长轮毂， 并适当增加键长来解决； 否

则， 应采用双键、 花键或增大轴径以增加键的剖面尺寸等措施来满足强度要求。
2. 减速器装配底图的设计 （第二阶段）
减速器装配底图绘制第二阶段的主要任务是在第一阶段的设计基础上进行传动零件、 润

滑密封装置及箱体零件的结构设计。
（1） 传动零件的结构设计 　 在装配底图设计前， 传动零件的基本参数已经确定， 并

且在底图设计的第一阶段画出了传动零件轮廓。 完成了轴的结构设计以后， 还需设计传

动零件的具体结构， 即进行传动零件的结构设计。 减速器内的传动零件包括： 齿轮、 蜗

杆和蜗轮。
（2） 轴承的润滑和密封设计

1） 轴承的润滑。 当滚动轴承的速度因数 dn≤2×105mm·r / min 时， 一般采用润滑脂润

滑。 当滚动轴承的速度因数 dn≥2×105mm·r / min 时， 采用油润滑， 油的黏度可根据轴承速

度因数 dn 值和工作温度 t（℃） 值由相关图确定， 黏度确定后可参考相关表确定润滑油牌

号。 减速器中传动件与轴通常采用同种润滑油润滑， 润滑油的选择应优先考虑传动件的

需要。
2） 轴承的密封。 在减速器输入轴或输出轴外伸处， 为防止润滑剂向外泄漏及外界灰

尘、 水分和其他杂质渗入， 导致轴承磨损或腐蚀， 应该设置密封装置。 常用密封类型很多，
密封效果也不相同， 同时不同的密封形式还会影响到该轴的长度尺寸。

（3） 箱体的结构设计　 减速器箱体是用来支承和固定轴承的组合结构， 是保证传动零

件正常啮合、 良好润滑和密封的基础零件， 其结构和受力都比较复杂。 箱体结构设计是在保

证刚度、 强度要求的前提下， 同时考虑密封可靠、 结构紧凑、 有良好的加工和装配工艺性、
维修及使用方便等方面的要求做经验设计。

减速器箱体一般用铸铁 （HT150 或 HT200） 铸造而成。 在重型减速器中， 为了提高强

度和刚度， 也可用铸钢 （ZG200—400 或 ZG230—450） 铸造。 铸造箱体质量较大， 但由于刚

性好， 易切削， 并可得到复杂的外形， 所以应用广泛。 在某些单件生产的大型减速器中， 箱
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体还可以用钢板 （Q215 或 Q235） 焊接而成。 焊接箱体重量轻， 结构紧凑， 生产周期短， 但

焊接时易产生热变形， 故要求较高的焊接技术， 并在焊接后进行退火处理。
箱体的设计和轴系组合结构的设计应相互协调、 配合、 交叉进行。 箱体的结构设计是按

先箱体、 后附件， 先主体、 后局部， 先轮廓、 后细节的原则进行的， 并注意视图的选择、 表

达及视图关系。
1） 箱体结构设计要点。 箱体要有足够的刚度和良好的工艺性。
2） 箱体结构尺寸的确定 。 由于箱体的结构和受力情况比较复杂， 故其结构尺寸通常根

据经验设计确定。 可参照相关设计手册。
3） 附件设计。 为保证减速器正常工作， 设计箱体时还常对减速器附件做出合理的选择

与设计， 包括： 窥视孔及窥视孔盖、 通气装置、 放油孔螺塞、 油标装置、 定位销、 起盖螺钉

和起吊装置等。
① 窥视孔及窥视孔盖 。 窥视孔位置设在箱盖上部以便观察传动零件啮合情况及润滑状

况。 窥视孔尺寸大小应便于观察与窥视。 窥视孔盖一般多用钢板或铸铁制造， 窥视孔盖下应

加密封垫片。
② 通气装置。 通气装置用于排出由于传动零件运转产生的压缩气体， 使箱体内外压力

平衡。 通气装置多安置在箱体顶部的窥视孔盖上， 常用的有通气螺塞和网式通气器两种结构

形式。 通气螺塞结构简单， 用在环境清洁的场合。 在多尘环境中， 应选用有过滤灰尘作用的

网式通气器。
③ 放油孔螺塞。 为将箱内的废油排净， 在箱座的最低处应设置一放油孔， 箱座底面也

常做成向放油孔方向倾斜的平面。 平时， 放油孔用螺塞加封油垫封住。
④ 油标装置。 油标用于显示箱体内油面高度。 常用油标有油标尺、 圆形油标、 长形油

标等。
⑤ 定位销。 为了保证箱体轴承座孔的镗孔精度和装配精度， 在箱体连接凸缘长度方向

的两端各安置一个定位销。 为了提高定位精度， 两定位销应布置在箱体对角线方向， 距箱体

中线不要太近， 此外还要考虑到加工和装拆方便， 并且不与其他零件干涉。 定位销是标准

件， 有圆柱销和圆锥销两种结构。 通常采用圆锥销。
⑥ 起盖螺钉。 起盖螺钉用以开启箱盖， 设置在箱盖外侧的凸缘上， 其直径约与箱体凸

缘连接螺栓直径相同， 螺纹有效长度应大于箱盖凸缘厚度。
⑦ 起吊装置。 吊环螺钉、 吊耳或吊耳环设置在箱盖上， 用于起吊箱盖， 也可用于起吊

轻型减速器。

四、 减速器装配工作图的设计

一张完整的装配图应包括下列基本内容： 表达机器 （或部件） 的装配关系、 工作原理

和零件主要结构的一组视图； 尺寸和配合代号； 技术要求； 技术特性； 零件编号、 明细栏及

标题栏。 经前面几个阶段的设计， 减速器内外主要零件结构已经确定， 但还需要完成装配图

的其他内容。
1. 标注尺寸

在减速器装配图中， 主要标注下列几项尺寸：
（1） 特性尺寸　 表明减速器的性能和规格的尺寸， 如传动零件的中心距及其偏差。
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（2） 配合尺寸　 表明减速器内零件之间装配要求的尺寸， 一般用配合代号标注。 主要零

件的配合处都应标出配合尺寸、 配合性质和配合精度。 如轴与传动零件、 轴与联轴器、 轴与

轴承、 轴承与轴承座孔等配合处。 配合性质与精度的选择对于减速器的工作性能、 加工工艺

及制造成本影响很大， 应根据有关资料认真选定。
2. 编写技术特性

减速器的技术特性可以表格的形式给出， 一般放在明细栏的附近。
3. 制定技术要求

一些在视图上无法表示的有关装配、 调整、 维护等方面的内容， 需要在技术要求中加以

说明， 以保证减速器的工作性能。 技术要求通常包括如下几方面的内容： 对零件的要求； 对

安装和调整的要求； 对润滑与密封的要求； 对试验的要求； 对包装、 运输和外观的要求。
4. 填写标题栏和明细栏

标题栏、 明细栏应按国家标准规定绘于图样右下角指定位置， 尺寸规格按国家标准或行

业企业标准。
（1） 标题栏　 装配图中的标题栏用来说明减速器的名称、 图号、 比例、 重量及数量等。

内容需逐项填写， 图号应根据设计内容用汉语拼音及数字编写。
（2） 明细栏　 装配图中的明细栏是减速器所有零部件的目录清单， 明细栏由下向上按

序号完整地给出零部件的名称、 材料、 规格尺寸、 标准代号及数量。 零件应逐一编号， 引线

之间不允许相交， 不应与尺寸线、 尺寸界线平行， 编号位置应整齐， 按顺时针或逆时针顺序

编写； 成组使用的零件可共用同一引线， 按线端顺序标注其中各零件； 整体购置的组件、 标

准件可共用同一标号， 如轴承、 通气器等。 明细栏中的填写应根据图中零件标注顺序按项进

行， 不能遗漏， 必要时可在备注栏中加注。

习　 　 题

15⁃1　 列举几种常见减速器的特点及其应用场合。
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第十六章　 弹 簧 设 计

第一节　 概　 　 述

弹簧 （spring） 是重要的机械零件之一， 在各种机械设备中的应用十分广泛。 使用场合

不同， 弹簧的功能不同， 其结构类型有很多种。 圆柱螺旋压缩 （拉伸） 弹簧的应用最广。
本章主要介绍圆柱螺旋弹簧 （cylindrical helical spring） 的结构、 设计计算以及常用的弹簧特

点和应用。

一、 弹簧的功用

弹簧是一种机械弹性元件。 它在受外载荷作用时自身产生较大的变形， 卸除载荷后， 弹

簧恢复到原来的形状。 因而， 弹簧能把机械功或动能转变为变形能， 或把变形能转变为动能

或完成机械功。 具体来说， 弹簧的主要功用有：
（1） 缓冲和吸振　 如车辆的减振弹簧以及各种缓冲器的缓冲弹簧等。
（2） 储存和输出能量　 如钟表发条和枪闩弹簧等。
（3） 控制机构的运动　 如离合器中的控制弹簧和内燃机的阀门弹簧等。
（4） 测量力和力矩的大小　 如测力器、 弹簧秤中的弹簧等。

二、 弹簧的类型和特点

弹簧的种类很多， 按照所承受载荷性质的不同， 弹簧主要分为拉伸弹簧 （extension spring）、
压缩弹簧 （compression spring）、 扭转弹簧 （torsion spring） 和弯曲弹簧 （bending spring） 等四种。
按照弹簧的形状不同， 可以分为螺旋弹簧 （helical spring）、 环形弹簧 （ring spring）、 碟形弹簧

（belleville spring）、 板簧 （leaf spring） 和平面涡卷弹簧 （flat spiral spring） 等。
弹簧的载荷⁃变形曲线称为弹簧特性曲线， 特性曲线的形式 （线性或非线性） 与弹簧的

结构有关。 表 16⁃1 列出了常用弹簧的类型、 特点及应用。
表 16⁃1　 弹簧的基本类型

　 　 　 按载荷分

按形状分　 　 　
拉伸 压缩 扭转 弯曲

螺旋形
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（续）

　 　 　 按载荷分

按形状分　 　 　
拉伸 压缩 扭转 弯曲

其他形

三、 弹簧的材料

弹簧在工作时常受到变载荷或冲击载荷的作用， 因而要求制造弹簧的材料必须具有高的

屈服极限和疲劳极限， 同时应具有足够的韧性和塑性， 以及良好的热处理性能。 表 16⁃2、
16⁃3 列出了常用弹簧材料的使用性能。

表 16⁃2　 常用弹簧材料及其性能

材料及

代号

许用切应力

[τ] / MPa
许用弯曲应力

[σ] / MPa

Ⅰ类

弹簧

Ⅱ类

弹簧

Ⅲ类

弹簧

Ⅱ类

弹簧

Ⅲ类

弹簧

弹性

模量

E / MPa

切变

模量

G / MPa

推荐

使用

温度

/ ℃

推荐

硬度

（HRC）
特性及用途

碳素弹

簧钢丝

B、C、D 级

65Mn

0. 3σb 0. 4σb 0. 5σb 0. 5σb 0. 625σb

0. 5≤d≤4
207500～
205000
d>4

200000

0. 5≤d≤4
83000～
80000
d>4
80000

-40～
130

　 强度高， 性能

好，适用于小尺

寸弹簧

60Si2Mn
60Si2MnA

480 640 800 800 1000

50CrVA 450 600 750 750 940

200000 80000

-40～
200

-40～
210

45
～
50

　 弹性好，回火稳

定性好，易脱碳，
用于受大载荷的

弹簧

　 疲劳性能好，淬
透性、回火稳定

性好

不锈钢丝

12Cr18Ni9
1Cr18Ni9Ti

330 440 550 550 690 19700 73000
-200～
300

　 耐腐蚀， 耐高

温，工艺性好，适
于小弹簧

　 　 注： 1. 按受力循环次数 N 性质不同， 弹簧分三类： Ⅰ类 N>106； Ⅱ类 N= 103 ～106及受冲击载荷； Ⅱ类 N<106。
2. 各类螺旋拉、 压弹簧的极限工作应力 τlim不应超过材料剪切屈服极限 （一般取为 0. 56σb）。
3. 表中许用切应力为压缩弹簧的许用值， 拉伸弹簧的许用切应力为压缩弹簧的 80%。

表 16⁃3　 弹簧钢丝的抗拉强度 σb （单位： MPa）

碳素弹簧钢丝（GB / T 23935—2009）

钢丝直径 d / mm B 级低应力弹簧 C 级中应力弹簧 D 级高应力弹簧

1 1660 1960 2300

1. 6 1570 1810 2110

2. 0 1470 1710 1910
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（续）

碳素弹簧钢丝（GB / T 23935—2009）

钢丝直径 d / mm B 级低应力弹簧 C 级中应力弹簧 D 级高应力弹簧

2. 5 1420 1660 1760

3. 0 1370 1570 1710

3. 2～3. 5 1320 1570 1660

4～4. 5 1320 1520 1620

5 1320 1470 1570

6 1220 1420 1520

7～8 1170 1370 —

选择材料时， 应考虑到弹簧的用途、 重要程度、 使用条件 （包括载荷性质、 大小及循

环特性， 工作持续时间， 工作温度和周围介质情况等）， 加工、 热处理和经济性等因素， 来

选择不同类型的材料。 例如： 从经济性方面考虑， 应优先选取碳素弹簧钢； 在腐蚀条件下工

作的弹簧宜用不锈钢。

第二节　 圆柱螺旋压缩 （拉伸） 弹簧的设计计算

一、 圆柱螺旋弹簧的参数和几何计算

普通圆柱螺旋弹簧的主要几何参数有： 外径 D、 内径 D1、 中径 D2、 弹簧丝直径 d、 节

距 p、 螺旋升角 α、 自由高度 （压缩弹簧） 或长度 （拉伸弹簧） H0等， 如图 16⁃1 所示。

图 16⁃1　 圆柱螺旋弹簧的几何参数

弹簧设计中， 弹簧指数 （也称为旋绕比） C 是弹簧中径 D2和弹簧丝直径 d 的比值， 即

C=
D2

d
（16⁃1）

弹簧指数 （spring index） C 是设计中的重要参数。 弹簧指数 C 值越大， 弹簧刚度越小； 弹

簧指数 C 值越小， 弹簧刚度越大。 C 值范围为 4～16， 常用值为 5～8， 设计时可按表 16⁃4 选取。
表 16⁃4　 圆柱螺旋弹簧常用弹簧指数

弹簧丝直径 d / mm 0. 2～0. 4 0. 5～1 1. 1～2. 2 2. 5～6 7～16 18～42
C 7～14 5～12 5～10 4～10 4～8 4～6

普通圆柱螺旋弹簧的结构尺寸计算公式见表 16⁃5。
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表 16⁃5　 普通圆柱螺旋弹簧的结构尺寸计算公式

参数名称及代号
计算公式 备注

压缩弹簧 拉伸弹簧
弹簧中径 D2 D2 =Cd 取标准值

弹簧外径 D D=D2+d
弹簧内径 D1 D1 =D2-d

节距 p p=（0. 28～0. 5）D2 p=d
弹簧间距 δ δ= p-d
有效圈数 n 根据工作条件确定 n≥2
总圈数 n1 n1 =n+（2～2. 5） n1 =n

自由高度 H0
两端并紧，磨平：
H0 =np+（1. 5～2）d

H0 =nd+挂钩轴向尺寸

螺旋升角 α α=arctan
p

πD2

压缩弹簧，推
荐 α= 5° ～9°

二、 圆柱螺旋弹簧的特性曲线

弹簧应在弹性极限内工作， 不允许产生塑性变形。 表示弹簧载荷 F 和变形量 λ 之间的

关系曲线称为弹簧的特性曲线。 对于等节距圆柱螺旋弹簧， 其载荷和变形成直线关系， 即其

刚度 k=dF / dλ=常数。
圆柱螺旋压缩弹簧的特性曲线如图 16⁃2 所示， H0是压缩弹簧没有承受外力时的自由高度。

Fmin是弹簧安装时的初始载荷， 在 Fmin的作用下， 弹簧产生最小变形 λmin， 弹簧高度被压缩到

H1。 Fmax是弹簧的最大工作载荷， 在 Fmax的作用下， 弹簧变形量增加到 λmax， 弹簧高度为 H2。
Flim是弹簧的极限工作载荷， 在 Flim的作用下， 弹簧变形量增加到 λlim， 弹簧高度为 Hlim， 弹

簧丝的应力达到了材料的弹性极限。 此外， 令 h=λmax-λmin， 此为弹簧的工作行程。
圆柱螺旋拉伸弹簧的特性曲线如图 16⁃3 所示。 按卷制方法不同， 拉伸弹簧分为无初应

力和有初应力两种。 前一种卷制时， 簧圈仅并拢， 弹簧无初应力， 其特性曲线和压缩弹簧的

特性曲线类似。 后一种卷制时， 边卷边使弹簧绕其本身轴线扭转， 各圈在自由状态下即具有

初拉力 F0的作用。 有初应力的拉伸弹簧的特性曲线， 有一段假想的变形量 x。 当承受载荷

时， 首先要克服这段假想的变形量， 弹簧才开始伸长。
弹簧的特性曲线是设计、 制造和检验弹簧的重要依据， 因此要求绘制在弹簧的工作图上。

三、 圆柱螺旋弹簧的强度和刚度计算

设计圆柱螺旋弹簧时， 通常根据强度准则确定弹簧丝的直径 d 和弹簧的中径 D2， 根据

刚度准则确定弹簧的工作圈数 n。 由于圆柱螺旋压缩 （拉伸） 弹簧的工作载荷均沿弹簧的轴

线作用， 因此它们的应力和变形计算是相同的。 下面就以圆柱螺旋压缩弹簧为例进行分析。
1. 弹簧的应力和强度条件

如图 16⁃4 所示， 当圆柱螺旋压缩弹簧受有轴向载荷 F 作用时， 在弹簧的轴向截面内作

用有扭矩 T=FD2 / 2 和切向力 F， 则在弹簧丝的法向截面 B—B 上， 将作用有扭矩 Tcosα、 弯

矩 Tsinα、 轴向力 Fsinα、 横向力 Fcosα。
考虑到螺旋升角 α 一般较小 （α= 5° ～9°）， 可取 sinα≈0， cosα≈1。 这样， 可近似认为

截面 B—B 上的主要应力为切应力， 即
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图 16⁃2　 圆柱螺旋压缩弹簧的特性曲线 图 16⁃3　 圆柱螺旋拉伸弹簧的特性曲线

图 16⁃4　 圆柱螺旋压缩弹簧的受力分析

τ= F
πd2

4

+
F
D2

2
πd3

16

= 4F
πd2（1+2C） （16⁃2）

最大切应力 τ 发生在弹簧丝的内侧 m 处， 令式 （16⁃2） 中 1+2C≈2C （当 C = 4～ 16 时，
2C≫1）， 又考虑到螺旋升角和弹簧丝曲率的影响， 引入应力修正系数 （curvature coefficient，
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曲度系数） K 对式 （16⁃2） 进行修正， 则弹簧丝内侧的最大应力及强度条件可表示为

τ=K 8CF
πd2≤[τ] （16⁃3）

式中应力修正系数 K 可按下式计算

K= 4C-1
4C+1

+0. 615
C

（16⁃4）

式 （16⁃3） 用于设计时确定弹簧丝的直径， 当圆柱螺旋拉伸弹簧受有轴向载荷 F 作用

时， 扭矩和切向力为相反方向， 应力分析与压缩弹簧相同。
2. 弹簧的变形和刚度条件

根据材料力学， 圆柱螺旋弹簧的轴向变形 λ 为

λ= 8FC3n
Gd

（16⁃5）

式中， n 为弹簧的工作圈数； G 为弹簧材料的切变模量 （MPa） （钢 G = 8×104MPa， 铜

G= 4×104MPa）。
由式 （16⁃5） 可求得弹簧刚度 k 为

k= F
λ

= Gd
8C3n

（16⁃6）

弹簧刚度是弹簧的主要参数之一， 它表示单位变形所需要的力。
由式 （16⁃5） 或式 （16⁃6） 可求得弹簧的工作圈数 n 为

n= λGd
8FC3

= Gd
8C3k

（16⁃7）

对于拉伸弹簧， 总圈数大于 20 圈时， 一般圆整为整圈数， 小于 20 圈时可以圆整为 0. 5
圈。 对于压缩弹簧， 总圈数的尾数宜取 0. 25、 0. 5 或整数。 有效圈数通常圆整为 0. 5 的整倍

数， 并且大于 2 才能保证弹簧具有稳定的性能。 若计算的 n 与 0. 5 的倍数相差较大时， 应在

圆整后再计算弹簧的实际刚度。

四、 弹簧的稳定性

图 16⁃5　 圆柱螺旋压缩弹簧失稳

对于圆柱螺旋压缩弹簧， 当其高径比较大， 受力

后有可能失去稳定性， 发生侧弯现象， 从而使弹簧不

能正常工作。
为了保证压缩弹簧的稳定性， 弹簧的高径比 b =

H0 / D2应小于其许用值。 许用值分别为： 两端固定的弹

簧是 5. 3； 一端固定另一端铰支的弹簧是 3. 7； 两端自

由转动时是 2. 6。 当弹簧的高径比大于许用值时， 弹簧

应在内侧加导向杆或在外侧加导向套， 如图 16⁃5 所示。

习　 　 题

16⁃1　 弹簧材料应具备哪些性质？
16⁃2　 弹簧指数 C 对弹簧性能有何影响？
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第十七章　 机械的平衡与调速

第一节　 机械平衡的目的、 分类及方法

机械在运转过程中， 由于构件的质心与回转件中心不重合， 将产生离心惯性力。 它不仅

将增加运动副中的摩擦力和构件的内应力， 导致磨损加剧、 效率降低， 并影响构件的强度；
而且， 由于惯性力 （inertial force） 随机械的运转而做周期性变化， 使机械和基础产生有害

振动， 从而导致机械工作质量和可靠性下降， 零件材料内部疲劳损伤加剧， 降低机械的精度

和增大噪声， 严重时会造成机械的破坏， 甚至危及人员及厂房安全。 机械平衡 （mechanic
balance） 的目的就是完全或部分消除惯性力给机械带来的不良影响， 以改善机械工作性能

和延长其使用寿命。
研究机械中惯性力的分布及其变化规律， 以消除或减少惯性力和惯性力矩的问题， 即为

机械平衡问题。

一、 机械平衡的分类

机械的平衡可分为回转件平衡和机构平衡两大类。
1. 回转件的平衡 （balance of rotors）
回转件是指绕固定轴线转动的构件， 其惯性力和惯性力矩的平衡问题称为回转件的平

衡。 根据回转件工作转速的不同， 回转件的平衡又分为以下两类。
（1） 刚性回转件的平衡　 工作转速低于一阶临界转速、 其旋转轴线挠曲变形可以忽略

不计的回转件称为刚性回转件。 该类回转件可以看成是刚性的， 在不平衡惯性力系作用下，
不会产生明显的弹性变形。 刚性回转件的平衡可以通过重新调整回转件上的质量分布， 使其

质心位于旋转轴线的方法来实现。 平衡后的回转件在回转时， 各惯性力形成一个平衡力系，
从而抵消了运动副中产生的附加压力。

（2） 挠性回转件的平衡　 工作转速高于一阶临界转速、 其旋转轴线挠曲变形不可忽略

的回转件称为挠性回转件。 由于挠性回转件在运转过程中会产生较大的弯曲变形， 且由此所

产生的离心惯性力也随之明显增大， 所以挠性回转件平衡问题的难度将大大增加。
在一般机械中大量存在的是刚性回转件的平衡问题， 如电动机回转件、 一般汽轮机回转

件、 精密机床主轴、 各种旋转式泵的叶轮等的平衡。
2. 机构的平衡 （balance of mechanism）
对于存在有往复运动或平面复合运动构件的机构， 其惯性力和惯性力矩不可能在构

件内部消除， 但所有构件上的惯性力和惯性力矩可合成为一个通过机构质心并作用于机

架上的总惯性力和惯性力矩。 因此， 这类平衡问题必须就整个机构加以研究， 应设法使

其总惯性力和总惯性力矩在机架上得到完全或部分平衡， 所以这类平衡又称为机构在机

架上的平衡。
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二、 机械平衡的方法

1. 平衡设计

在机械的设计阶段， 除了要保证其满足工作要求及制造工艺要求外， 还要在结构上采取

措施消除或减少产生有害振动的不平衡惯性力， 即进行平衡设计。
2. 平衡试验

经过平衡设计的机械， 虽然从理论上已经达到平衡， 但由于制造不精确、 材料不均匀及

安装不准确等非设计方面的原因， 还会有不平衡现象。 这种不平衡在设计阶段是无法确定和

消除的， 需要通过试验的方法加以平衡。

第二节　 刚性回转体的平衡计算

一、 刚性回转体惯性力系的平衡条件

任何一个绕定轴回转的构件， 其惯性力系均可简化为一个合力 FⅠ （又称为惯性力系的

主矢） 和一个合力矩 MⅠ （又称为惯性力系的主矩）。 若惯性力系的主矢和主矩均等于零，
说明该回转体的惯性力系完全平衡。 因而回转体完全平衡的条件为

FⅠ = 0 （17⁃1）
MⅠ = 0 （17⁃2）

按照式 （17⁃1） 和式 （17⁃2）， 可将回转体的平衡 （或不平衡） 状态分为下列两种

情况。
1. 静平衡 （static balance）
当回转体只满足式 （17⁃1） 时， 称该回转体处于静平衡状态。 回转体的惯性力系的主矢

等于其质量与质心加速度的乘积。 因而只有当质心位于回转轴线上时， 才能使质心加速度在

任何瞬时都为零， 从而满足静平衡条件， 即 FⅠ = 0。

图 17⁃1　 静不平衡

如图 17⁃1 所示， 把转子放在摩擦力很小的两个水平刀口上，
如果该构件是静不平衡的， 则其质心 C 必不在 OO 转轴线上， 那

么在重力 G 作用下， 回转体将会转动， 直到质心 C 转到最下方时

才会静止。 由于这种不平衡状态可以通过静态试验显示出来， 所

以称为静不平衡。
2. 动平衡 （dynamic balance）
当回转体同时满足式 （17⁃1） 和式 （17⁃2） 时， 称该回转体

处于动平衡状态。 由理论力学可知， 当回转体等速回转时， 只有

将通过质心的中心惯性主轴作为回转轴时， 才能满足 FⅠ = 0、
MⅠ = 0的动平衡条件。

如图 17⁃2 所示， 回转体的惯性力系为一个合力偶矩 （一对大

小相等、 方向相反的惯性力 FⅠ、 F′Ⅰ， 它们之间的距离为 L）， 其质心 C 位于回转轴线上，
但其 MⅠ =FⅠL≠0， 因而是动不平衡的。 显然， 若将该回转体放在两个水平刀口上， 将是

平衡的。 这种不平衡只有在回转体转动起来时才能显示出来， 因而称为动不平衡。
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二、 静平衡计算

图 17⁃2　 动不平衡

对于轴向尺寸很短 （轴向宽度 b 与直径 d 之比 b / d≤
0. 2， 如图 17⁃1 所示） 的构件， 可以近似地认为各偏心质

量均位于同一回转平面内。 当其以角速度 ω 回转时， 各质

量所产生的离心惯性力构成一个平面力系。 该力系仅简化

成一个惯性力的合力 （主矢）， 若合力∑Fi不等于零， 则

该回转体是不平衡的。 欲使其平衡， 可在同一回转平面内

增加 （或减去） 一个平衡质量。 使平衡质量所产生的离心

惯性力 FC与原有各偏心质量所产生的离心惯性力主矢∑
Fi相平衡。 即

FⅠ =∑Fi+FC = 0
上式可改写成

meω2 =∑mi riω2+mC rCω2 = 0

me=∑mi ri+mC rC （17⁃3）

式中， mi、 ri分别为回转平面内各质量和质心的向径； mC、 rC分别为平衡质量和质心的

向径； m、 e 分别表示构件的总质量 （包括平衡质量 mC在内） 和总质心的向径。
各质量与其质心向径的乘积称为质径积 （product of mass and radius）， 它是一个矢量，

代表各相应质量所产生的离心力的大小和方向。 若 me= 0， 说明 e= 0， 即经过平衡后的回转

体， 其质心与回转中心重合。 故式 （17⁃3） 表明， 质量分布在同一回转平面内的刚性回转体

的平衡条件是： 回转体中各质量的质径积的矢量和等于零。 这类转子的平衡称为静平衡。

图 17⁃3　 静平衡计算

如图 17⁃3 所示， 已知同一回转平面

内的不平衡质量 m1、 m2、 m3及其质心向

径 r1、 r2、 r3， 求其应加的平衡质量 mC

及其质心向径 rC。 由式 （17⁃3） 可得

m1 r1+m2 r2+m3 r3+mC rC = 0
在这个矢量方程中， 只有 mC rC为未知

量。 选定质径积比例尺 μP （ kg·m /
mm）， 并折算出代表各已知质径积

m1r1、m2 r2、 m3 r3 的线段长 W1、 W2、
W3， 如图 17⁃3b 所示， 依次首尾相接地

作矢量 W1、 W2、 W3， 分别平行于图

17⁃3a 中的 r1、 r2、 r3， 矢量多边形的封

闭边 WC （虚线所示） 即代表所求的平衡质径积 mCrC， 它的大小为

mC rC =μPWC

求得 mCrC的值后， 只要选定适当的 rC值， 即可确定平衡质量 mC的值。
如果用在回转体上增加质量的办法求其平衡， 则其平衡质心应处于过回转轴心 O， 平行
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于 WC的向径 rC的矢端。 如果用在回转体上减去一定材料的办法求其平衡， 则其质心应处于

-rC的矢端。

三、 动平衡计算

对于轴向尺寸较大 （b / d>0. 2） 的回转件， 其质量不是分布于同一回转平面内。 如图

17⁃4 所示， 偏心质量 m1、 m2、 m3分别位于回转平面 1、 2、 3 中， 当回转件绕其轴线 OO 回

转时产生的离心惯性力 F1、 F2、 F3组成一个空间力系。 欲使该力系平衡， 一般应在回转件

上适当位置加入若干平衡质量， 以使整个回转件的离心惯性力系的主矢和主矩均等于零， 满

足式 （17⁃1）、 式 （17⁃2） 两个条件。

图 17⁃4　 动平衡计算

由理论力学可知， 一个力可以分解为与它相平行的两个分力。 如果回转件上的离心惯性

力 F1可以由分别作用在平面Ⅰ和Ⅱ内的两个平行分力 F′1和 F″1来代替。 F′1和 F″1的大小根据

静力学平衡方程式为

F′1 =
L″1
L
F1

F″1 =
L′1
L
F1

〓

〓

〓

〓
〓〓

〓
〓〓

　 或　
m′1r′1 =

L″1
L
m1 r1

m″1r″1 =
L′1
L
m1 r1

〓

〓

〓

〓
〓〓

〓
〓〓

式中， L 为两平衡平面Ⅰ、 Ⅱ之间的距离； L′1、 L″1分别为回转平面 l 至平衡平面Ⅰ和Ⅱ
间的距离。 m′1、 m″1， r′1、 r″1分别代表偏心质量 m1在平衡平面Ⅰ、 Ⅱ中的代替质量及其相应

的质心向径。 若取 r′1 = r″1 = r1， 则上式可写成

m′1 =
L″1
L
m1

m″1 =
L′1
L
m1

〓

〓

〓

〓
〓〓

〓
〓〓

（17⁃4）
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仿照式 （17⁃4） 即可求出 m2、 m3在平面Ⅰ、 Ⅱ内的代替质量 m′2、 m″2以及 m′3、 m″3。
当用在平面Ⅰ和平面Ⅱ内的质量 m′1、 m′2、 m′3和 m″1、 m″2、 m″3代替回转件中原有各质量

m1、 m2、 m3后， 则本来处于回转件平面 1、 2、 3 内的各质量， 均可认为不再存在。 这样，
就将空间力系转化成两个选定平面上的平面汇交力系， 然后再分别求Ⅰ、 Ⅱ两平衡平面内离

心惯性力系的平衡。
平面Ⅰ内的平衡可由式 （17⁃3） 求解， 即

m′1r1+m′2r2+m′3r3+m′Cr′C = 0 （17⁃5）
取适当的比例尺 μP， 绘出矢量多边形 （图 17⁃4b）， 其中封闭边 W′C即代表平面Ⅰ内的

平衡质径积 m′Cr′C， m′Cr′C =W′C μp。 选定适当的 rC ′值， 即可算出 mC ′的大小， 其质心向径 rC ′
（图 17⁃4a） 平行于 WC ′。

同理， 平面Ⅱ内的平衡质径积 m″Cr″C可由下式

m″1r1+m″2r2+m″3r3+m″Cr″C = 0
和图 17⁃4c 求得。 选定 r″C的值， 即可确定 m″C的大小， 其质心向径 rC″ （图 17⁃4a） 平行于 W″C。

这样， 回转件中分布在 1、 2、 3 平面内的不平衡质量 m1、 m2、 m3由分别位于平面Ⅰ和

平面Ⅱ内的质量 m′C和 m″C所平衡。
由于动平衡条件中同时包含了静平衡的条件， 所以动平衡的回转件一定是静平衡的，

但静平衡的回转件不一定是动平衡的。 动平衡的回转件在理论上认为其惯性力系得到完

全的平衡， 因而在轴承和机座上不存在附加动载荷。 所以， 在计算回转件的动平衡时，
不必考虑其支承点的位置问题。 但动平衡的计算却与平衡平面的位置有关， 即两平衡质

径积的大小和方向随平衡平面的位置不同而异。 平衡平面一般选在便于增添质量或去掉

质量的位置上。

第三节　 刚性回转体的平衡试验

在设计时， 经过上述平衡计算在理论上已经平衡的转子， 由于制造和装配的不精确， 材

质的不均匀等原因， 仍会产生新的不平衡。 这时已无法用计算来进行平衡， 而只能借助于平

衡试验， 用试验的方法来确定出其不平衡量的大小和方位， 然后利用增加或除去平衡质量的

方法予以平衡。 下面就静平衡试验和动平衡试验分别加以介绍。

图 17⁃5　 静平衡试验

一、 静平衡试验

如图 17⁃5 所示， 在做静

平衡时， 把转子支承在两水

平放置的摩擦很小的导轨

（图 17⁃5a） 或滚轮上 （图

17⁃5b）。 当存在偏心质 量

时， 转子就会在支承上转动

直至质心处于最低位置时才

能停止， 这时可在质心相反

的方向上加上校正平衡质
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量， 再重新使转子转动， 反复增减平衡质量， 直至转子在支承上呈随遇平衡状态， 即说明转

子的质心已与其轴线重合， 即转子已达到静平衡。
上述这种静平衡试验设备， 结构比较简单， 操作也很方便， 如能降低其转动部分的摩

擦， 也能达到一定的平衡精度。 但这种静平衡设备， 在进行静平衡时需经过多次反复实验，
故工作效率较低。 因此， 对于批量转子的平衡， 亟须能够直接迅速地测出转子偏心质量的大

小和方位， 并直接进行快速平衡的设备。 现今有一种单面平衡机， 通过测量转子旋转时转子

不平衡惯性力所引起的支承的振动或支承所受的动载荷来确定转子不平衡量的大小及相位，
是一种比较理想的转子静平衡设备。

二、 动平衡试验

转子的动平衡试验一般需在专用的动平衡机上进行。 动平衡机有各种不同的形式， 各种

动平衡机的构造及工作原理也不尽相同， 有通用平衡机、 专用平衡机 （如陀螺平衡机、 曲

轴平衡机、 涡轮机转子平衡机、 传动轴平衡机等）， 但其作用都是用来测定需加于两个平衡

基面中的平衡质量的大小及方位。 动平衡试验机主要由驱动系统、 支承系统、 测量指示系统

等部分组成。 当前工业上使用较多的动平衡机是根据振动原理设计的， 测振传感器将因转子

转动所引起的振动转换成电信号， 通过电子线路加以处理和放大， 最后用电子仪器显示出被

试转子的不平衡质径积的大小和方位。

第四节　 机械速度波动产生的原因及调节方法

机械在外力 （驱动力和阻力） 作用下运转， 驱动力即是驱使主动件运动的力， 其所做

的功称为驱动功 Wq。 所谓阻力， 即是阻止主动件运动的力， 它分为工作阻力和有害阻力。
克服阻力所消耗的功称为阻力功 Wz。

如果驱动功等于阻力功， 则机械的主轴将保持匀速运转， 如电动机驱动的离心式鼓风机

和磨床。 但是， 大多数机械在运转时， 其驱动功与阻力功不是时时相等的。 当 Wq >Wz时，
会出现盈功， 使机械的动能增加； 反之会出现亏功， 使机械的动能减少。 驱动功与亏功的差

值称为盈亏功 （increment or decrement work）。
盈亏功引起机械动能的增减， 从而形成机械运转的波动。 这种波动将在运动副中产生附

加动压力， 导致机械振动加剧、 传动效率降低、 寿命缩短、 工作质量下降。 因此， 为减小上

述不良影响， 必须设法调节机械的速度波动， 将其限制在允许范围内。 机械的速度波动分为

周期性速度波动和非周期性速度波动两种。

一、 周期性速度波动及其调节方法

当机械动能的增减做周期性变化时， 其主轴的角速度也做周期性波动， 机械的这种有规

律的、 周期性的速度变化称为周期性速度波动， 如图 17⁃6 中虚曲线所示。 主轴角速度在经

过一个运动周期 T 之后， 又变回到初始状态， 因而在一个周期内其动能没有增减， 驱动功

与阻力功相等。 但在周期中的某段时间内， 驱动功与阻力功不相等， 因而出现速度波动， 且

这种波动是周期性的。 机械的运动周期很短， 通常对应于机械主轴回转一转 （如压力机）、
两转 （如四冲程内燃机） 或几分之一转 （如铣床） 的时间。
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图 17⁃6　 周期性的速度波动

对于这种周期性速度波动， 其调节方法是在

机械中安装一个具有较大转动惯量且起储存动能

作用的转动构件———飞轮 （ flywheel）。 飞轮相当

于一储能器， 当出现盈功时， 飞轮将多余的能量

储存起来， 使主轴速度略增； 反之， 当出现亏功

时， 飞轮可把储存的能量释放出来， 使主轴转速

略有下降， 以减少机械速度波动。 如图 17⁃6 中实

曲线所示， 安装飞轮后主轴的角速度波动明显

减小。
机械中安装飞轮后， 由于飞轮有储能的作用， 因而可克服机械短时过载； 匹配原动机

时， 可不必按机械高峰载荷所需的瞬时最大功率， 而只按它的平均功率来选定原动机额定功

率， 从而使原动机的动力得到充分利用。 例如， 有一压力机， 在没有安装飞轮时要 600kW
的电动机才能供给高峰转矩的需要， 而装上飞轮后， 则只需 50kW 的电动机即可满足需要。
可见， 装上飞轮后较大地减小了所需原动机的额定功率， 这也是某些载荷大而集中， 且回转

均匀性要求不高的机器 （如破碎机、 冲压机、 轧钢机等） 要安装飞轮的主要原因。

二、 非周期性速度波动及其调节方法

机械运转时， 由于驱动力或 （和） 阻力的无规律变化， 所引起的主轴角速度的波动称

为非周期性速度波动。
如果驱动功在较长一段时间内总是大于阻力功， 则机器的主轴将继续增速， 直至超过机

械强度所允许的极限转速 （即飞车）， 而导致机器的损坏； 反之， 如果驱动功总是小于阻力

功， 则机械运转速度将不断下降， 直至停车。 例如， 汽轮发电机供气量不变而用电量突然增

减， 汽车各档位的变速。
这种速度波动， 想借助飞轮来进行调节是不可能的， 因为波动的周期较长， 持续的增速

和减速使飞轮储放的能量失去调节效能。 为此， 必须采用特设的装置———速度调节器来调

节。 速度调节器是调节机器的非周期性速度波动， 使之进入新的稳定运转状态的装置。 一般

用反馈控制方法， 使驱动功与阻力功随时保持新的平衡， 达到稳定运转。

图 17⁃7　 机械式离心调速器

调速器的种类很多， 图 17⁃7 所示为机械式

离心调速器。 它是利用重球 K 的离心力的变化

来进行非周期性速度波动调节的， 当载荷突然

减少时， 原动机和工作机的转速升高， 通过齿

轮传动使调速器主轴的转速随着升高。 此时，
重球 K 因离心力增大而向外运动， 套筒 N 上升，
并通过连杆机构使节流阀 G 关小， 从而减少进

气量， 使原动机转速稳定； 反之， 当载荷突然

增加时， 主轴转速降低， 重球下落， 通过套筒

连杆机构使节流阀 G 开大， 增加进气量， 使驱

动功与阻力功达到新的平衡， 以保持原动机稳

定运转。
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机械式调速器因结构简单、 工作可靠， 在内燃机等机械上获得较广泛应用， 但近年来很

多机器上已用电子器件实现自动调速。

第五节　 飞轮的设计原理

图 17⁃8 所示为最普通的飞轮结构形式。 它实际是一个半径较大， 且绝大部分质量集中

在轮缘部分的轮辐式结构的轮子。 飞轮是个具有较大转动惯量的回转件， 利用飞轮的惯性来

储存和释放能量。 飞轮设计的基本问题是确定飞轮的转动惯量， 使机械运动不均匀的相对程

度控制在允许的范围内。

图 17⁃8　 最普通的飞轮结构形式

机械系统运转发生速度波动时， 由于速度的变化

量不易获得， 工程上常用平均角速度近似代替实际的

平均角速度 （即通常机械铭牌上的 “额定转速”）， 即

ωm =
ωmax-ωmin

2
（17⁃6）

式中， ωmax、 ωm in分别为主轴的最大和最小角速

度。 ωmax与 ωm in之差越大， 机械系统运转越不均匀。
为了正确描述机械系统运转的不均匀程度， 引入机械系统运转不均匀系数 δ：

δ=
ωmax-ωmin

ωm

由上式可知， 若 δ 越小， 则角速度的差值也越小， 机械运转越平稳。 工程上对各种机械

系统的运转不均匀系数规定了许用值 [δ]， 见表 17⁃1。

表 17⁃1　 几种机械的许用 δ 值

机械名称 [δ] 机械名称 [δ]

破碎机 0. 10～0. 20 造纸机、织布机 0. 020～0. 025

压力机和剪床 0. 05～0. 50 直流发电机 0. 005～0. 010

压缩机和水泵 0. 03～0. 05 交流发电机 0. 002～0. 003

金属切削机床 0. 025～0. 050

在一般机械中， 由于机械系统中其他运动构件的动能比飞轮的动能小很多， 故近似认为

飞轮的动能即是整个机械的动能。 这样， 飞轮动能的最大变化量 ΔEmax应等于机械系统的最

大盈亏功 Wmax， 即

Wmax =Emax-Emin =
1
2
J ω2

max-ω2
min（ ） = Jω2

mδ （17⁃7）

式中， J 为飞轮的转动惯量。
设飞轮轴的转速为 n （r / min）， 则 ωm =πn / 30， 由此可得

J=
Wmax

ω2
mδ

=
900Wmax

π2n2δ
（17⁃8）

式中， Wmax为最大盈亏功 （N·m）； J 为飞轮的转动惯量 （kg·m2）。
由上式可知：
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图 17⁃9　 J⁃δ 曲线

1） 当 Wmax与 δ 一定时， 飞轮转动惯量 J 与 ωm的平方成反

比。 为了减小飞轮尺寸， 宜将飞轮安装在高速轴上。 但有些机

械主轴刚性较好， 仍将飞轮安装在机械的主轴上。
2） 当 J 和 n 一定时， 最大盈亏功 Wmax与不均匀系数 δ 成正

比， 即机械系统运转越不均匀， Wmax越大。
3） 当 Wmax与 ωm一定时， 飞轮转动惯量 J 与不均匀系数 δ

之间的关系为一等边双曲线， 如图 17⁃9 所示， J 越大， δ 就越

小， 机械系统运转越接近匀速。 当 δ 很小时， 略微减小 δ 值就会

使飞轮转动惯量增加很多。 因此， 过分追求机械系统运转的均

匀性将使飞轮笨重， 成本增加。

习　 　 题

17⁃1　 为什么要对回转件进行平衡？
17⁃2　 什么是机器运转的平均角速度和运转不均匀系数？ 是否选得越小越好？
17⁃3　 机器安装了飞轮以后能否得到绝对匀速运转？ 飞轮能否用来调节非周期性速度波动？ 要减小机

器的周期性速度波动， 转动惯量相同的飞轮应安装在机器的高速轴上还是低速轴上？
17⁃4　 经过静平衡以后的回转构件， 当其运转速度发生波动时， 是否仍有动载荷产生？
17⁃5　 如图 17⁃10 所示， 在车床上加工质量为 10kg 的工件 A 上的孔。 工作质心 S 偏离圆孔中心 O 为

120mm。 今将工件用压板 B、 C 压在车头花盘 D 上， 设两压板质量各为 2kg， 回转半径 rB = 120mm， rC =
160mm， 位置如图所示。 若花盘回转半径 100mm 处可装平衡质量， 求达到静平衡需加的质量和位置。

图 17⁃10　 题 17⁃5 图
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第十八章　 煤矿机械简介

第一节　 采 煤 机 械

我国煤矿主要采用长臂式采煤法， 长壁工作面的采煤过程主要有落煤、 装煤、 运输和顶

板支护及管理四大工序。 按照这些工序的不同， 采煤工艺分为爆破采煤法和机械化采煤法，
而工作面的运输均采用可弯曲刮板输送机。 爆破采煤工艺采用钻爆法落煤， 人工装煤， 木支

柱或摩擦式金属支柱支护。 机械化采煤由采煤机械完成落煤和装煤工作， 并依据支护方式不

同， 分为普通机械化采煤 （简称普采） 和综合机械化采煤 （简称综采）。 普采为单体支柱支

护， 综采为液压支架支护。
综采能够有效地增加产量、 提高工效、 改善劳动条件和作业安全， 且有利于实现矿井集

中化生产， 简化生产系统， 提高综合经济效益。 因此， 综采成为煤矿机械化开采的主要发展

方向。 但综采设备的初期投资较大。
采煤机械是机械化采煤作业的主要机械设备。 采煤机械有滚筒式采煤机和刨煤机。 滚筒

式采煤机能截割硬煤， 并能适应较复杂的顶底板条件， 因而应用广泛。 刨煤机一般适用于煤

质较软且不粘顶板、 顶底板较稳定的薄煤层或中厚煤层， 应用范围较窄。
机械化采煤工作面主要设备及布置如图 18⁃1 所示。

图 18⁃1　 机械化采煤工作面主要设备及布置

1—滚筒式采煤机　 2—刮板输送机　 3—桥式转载机　 4—液压支架

综采工作面采用双滚筒式采煤机采煤， 其结构如图 18⁃2 所示。 两个滚筒分别位于采

煤机的两端， 且高度可调。 采煤时， 前滚筒贴着顶板， 后滚筒贴着底板 （或者相反）。 滚

筒的螺旋叶片上安装有截齿 （图 18⁃3）， 用于将煤壁中的煤炭截割下来。 碎落的煤炭在螺
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旋叶片的导流作用下流入可弯曲刮板输送机， 再经桥式转载机和可伸缩胶带输送机运出。
采煤机整体骑在刮板输送机的溜槽上， 在牵引力作用下前后移动。 输送机溜槽和液压支

架在采煤机过后向煤壁推移。 当一次截割行程结束后， 调换两个滚筒的上、 下位置， 开

始相反方向作业。

图 18⁃2　 双滚筒式采煤机结构示意图

1—螺旋滚筒　 2—摇臂　 3—截煤部　 4—电动机　 5—牵引部　 6—底托架　 7—滑靴

图 18⁃3　 螺旋滚筒

1—截齿　 2—齿座　 3—堆焊耐磨层　 4—螺旋叶片　 5—轮毂　 6—端盘

第二节　 综采工作面支护设备———液压支架

液压支架是综采工作面的支护设备， 用来支撑和管理工作面顶板， 为工作面里的人员和

设备提供必要的安全生产空间。 液压支架的结构如图 18⁃4 所示。

一、 支架升降

支架的升降依靠立柱 2 的伸缩来实现， 其工作过程可以分为初撑、 承载、 卸载三个阶段。
1. 初撑

液压支架工作原理如图 18⁃5 所示。 操纵阀 8 置于升柱位置时， 高压液体经液控单向阀 7
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图 18⁃4　 液压支架的结构

1—前立柱　 2—后立柱　 3—顶梁　 4—掩护梁

5—前连杆　 6—后连杆　 7—底座

8—操纵阀　 9—推移千斤顶

进入立柱的下腔， 同时立柱上腔排液， 立柱推移

顶梁升起。 当顶梁接触顶板， 且立柱下腔压力达

到泵站工作压力后， 将操纵阀置于中位， 液控单

向阀 7 关闭， 立柱下腔的液体被封闭， 这称为支

架的初撑阶段。 此时， 支架对顶板的支撑力称为

初撑力。
2. 承载

初撑完成后， 顶板对支架的压力将随着顶板缓

慢下沉而逐渐增加， 立柱下腔压力随之迅速升高，
这一阶段称为支架的增阻过程。 当立柱下腔压力超

过安全阀 6 的动作压力时， 高压液体经安全阀 6 泄

出， 立柱下缩， 直至立柱下腔的液体压力小于安全

阀的动作压力时， 安全阀关闭， 停止泄液， 从而使

立柱工作阻力保持恒定， 这一阶段称为恒阻过程。
此时， 支架对顶板的支撑力称为工作阻力， 它是由支架安全阀的调定压力决定的。 液压支架的

主要动作有升架、 降架、 移架和推移输送机。
3. 卸载

当操纵阀 8 处于降架位置时， 高压液体进入立柱的上腔， 同时打开液控单向阀 7， 立柱

下腔排液， 于是立柱 （支架） 卸载下降。
图 18⁃6 所示为液压支架的工作特性曲线。 其中， t0 为初撑增阻阶段， t1 为初撑后至安

全阀开启前的增阻阶段， t2 为安全阀出现脉动卸载时的恒阻阶段。

图 18⁃5　 液压支架工作原理

1—顶梁　 2—立柱　 3—刮板输送机　 4—底座　 5—推移千斤顶

6—安全阀　 7—液控单向阀　 8、9—操纵阀　 10—乳化液泵

图 18⁃6　 液压支架的工作特性曲线

二、 移架和推移输送机

支架和输送机的前移， 由推移千斤顶 5 （图 18⁃5） 来完成。
移架时， 先降柱卸载， 支架顶梁与顶板脱离。 然后控制操纵阀使高压液体进入推移千斤

顶 5 的活塞杆腔， 活塞腔回液。 这时， 输送机为固定支点， 推移千斤顶缸体前移， 整个支架
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随之拉向煤壁， 完成移架操作。
当支架前移并完成支撑后， 控制操纵阀使高压液体进入推移千斤顶 5 的活塞腔， 活塞杆

腔回液。 这时， 支架成为固定支点， 活塞杆伸出， 把输送机推向煤壁。
液压支架按其与围岩的相互作用方式不同， 可分为支撑式、 掩护式和支撑掩护式液压支

架。 图 18⁃4 为支撑掩护式液压支架。

第三节　 矿井运输设备

矿井运输设备既要运输矿物， 又要运输矸石、 材料、 设备和人员， 因而在矿山生产中具

有十分重要的作用。 人们形象地将矿井运输系统比喻为矿山生产的动脉。

图 18⁃7　 矿井运输提升系统示意图

→煤的运输方向　 ○→材料的运输方向　 1—主井　 2—副井

3—井底车场　 4—运输大巷　 5—石门　 6—采区车场

7—上山　 8—运输巷道　 9—风井

图 18⁃7 所示为矿井运输提升

系统示意图。 采煤工作面 A 采下

的煤炭或掘进工作面 B 掘下的矸

石， 经过运输巷道 8 和上山 7 中

的运输设备运至下部采区车场 6
（或运输大巷 4）， 再经过石门 5
和运输大巷 4 的运输设备运至井

底车场 3， 最后经过井筒提升至

地面。 而人员和设备的升降以及

材料的下放则是通过普通罐笼进

行的， 并且以相反的方向运至指

定地点。
本节主要介绍煤矿常用的刮

板输送机、 胶带输送机以及矿用

电机车。

一、 刮板输送机

刮板输送机是采煤工作面最主要的运输设备， 在辅助巷道、 联络眼、 中间平巷、 采区上

下山以及掘进工作面都能应用。 刮板输送机用于工作面运输， 其输送能力不受货载块度和湿

度的影响， 机身高度小， 便于机械与人工装载， 机身的延长或缩短方便， 移置也比较容易。
刮板输送机在综采工作面与采煤机和液压支架配套工作的情况如图 18⁃1 所示。

SGW—250 型刮板输送机如图 18⁃8 所示。 它主要由机头部 1 （包括传动装置、 机头架及

链轮组件）、 溜槽 （包括中部槽 6、 调节槽 7、 过渡槽 3 和 8）、 刮板链 4、 机尾部 9 （包括机

尾架、 传动装置及链轮组件） 等几个部分组成。 靠工作面侧安装有铲煤板 5。 此外， 还有机

头支撑推移装置 2 等附属装置。
刮板输送机的溜槽是承载机构。 上溜槽是工作槽， 下溜槽是刮板链的回空槽。 绕过机头

链轮和机尾链轮进行循环运动的无极闭合的刮板链， 是刮板输送机的牵引机构。 刮板链将装
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图 18⁃8　 SGW—250 型刮板输送机

1—机头部　 2—机头支撑推移装置　 3—机头过渡槽　 4—刮板链　 5—铲煤板

6—中部槽　 7—调节槽　 8—机尾过渡槽　 9—机尾部

在溜槽中的煤炭推送到机头处卸载转运。
刮板输送机一般可用于煤层倾角不超过 25°的工作面， 但对于配合机组采煤的刮板输送

机， 煤层倾角一般不超过 10°。 倾角大时， 要采取防滑措施。
刮板输送机的不足之处： 工作阻力大， 耗电量大， 溜槽磨损严重， 维修和使用不当时易

断链， 运输距离也受到一定限制。

二、 胶带输送机

胶带输送机是井下巷道、 选煤厂及露天矿中广泛应用的一种连续动作式输送设备。
与刮板输送机相比， 胶带输送机的输送能力大， 工作阻力小， 耗电量低， 输送过程中撒

煤少， 破碎性也小， 因而有利于降低煤尘和损耗。
胶带输送机的组成及工作原理如图 18⁃9 所示。 胶带 3 绕经主动滚筒 5 和机尾换向滚 1

图 18⁃9　 胶带输送机的组成及工作原理

1—机尾换向滚筒　 2—拉紧装置　 3—胶带　 4—托辊　 5—主动滚筒
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形成一个无极的环形带。 上下胶带都支承在托辊 4 上。 拉紧装置 2 给胶带以正常运转所需的

张紧力。 工作时， 主动滚筒 5 通过它和胶带之间的摩擦力带动胶带运行。 货载装在胶带上，
和胶带一起运动。 胶带输送机一般是利用上段胶带运送货载， 并在端部卸载。 利用专门的卸

载装置也可在中间卸载。
胶带输送机的机身断面如图 18⁃9b 所示。 上段胶带利用一组槽形托辊支承， 以增加装载

断面积。 下段为平形托辊。 托辊两端装有轴承， 转动灵活， 运行阻力较小。
输送带在胶带输送机中既是牵引机构又是承载机构。 它不仅要有相应的承载能力， 还要

有足够的强度。 因此， 输送带由芯体和覆盖层构成， 芯体承受拉力， 覆盖层保护芯体不受损

伤和腐蚀。 我国目前生产的输送带有： 橡胶输送带、 塑料输送带和钢丝绳芯胶带。
用普通橡胶和塑料制造的输送带， 在煤矿井下使用时， 一旦起火蔓延很快。 为此， 井下

胶带输送机要求使用矿用阻燃输送带， 并制定有 MT 668—2008 《煤矿用钢丝绳芯阻燃输送

带》。
胶带输送机可用于水平及倾斜巷道， 倾斜向上输送原煤， 允许的最大倾角为 20°； 块煤

为 18°。 向下输送的最大倾角为上述数值的 80%。

三、 矿用电机车

矿用电机车是矿山井下大巷运输的主要运输设备之一。 由电机车牵引矿车组完成运输任

务。 矿用电机车具有牵引力大， 维护费用小， 有利于改善劳动条件等优点。
目前， 我国矿用电机车都采用直流电机车。
直流电机车分为架线式和蓄电池式两种。 架线式电机车用于低沼气矿井进风的主要运输

巷道运输， 蓄电池式电机车用于高沼气矿井进风的主要运输巷道运输。 在 《煤矿安全规程》
允许的情况下， 优先采用架线式电机车。

架线式电机车由列车和供电设备两部分组成。 列车由电机车和所牵引的矿车组所组成。
供电设备由牵引电网与牵引用变流室组成。 架线式电机车及供电系统如图 18⁃10 所示。

图 18⁃10　 架线式电机车及供电系统

1—牵引变电所　 2—馈电电缆　 3—馈电点　 4—架空线　 5—集电器

6—电机车　 7—轨道　 8—回电点　 9—回电电缆　 10—矿车

牵引变电所 1 将交流电变为直流电， 直流电经由馈电电缆 2、 架设在运输巷道上方的架

空线 4、 电机车的集电器 5， 通过电机车 6 的控制器、 牵引电动机、 轨道 7 和回电电缆 9 返

回到牵引变电所， 构成电流回路。
图 18⁃11 所示为架线式电机车构造示意图。 图 18⁃12 所示为固定车厢式矿车。
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图 18⁃11　 架线式电机车构造示意图
1—车架　 2—轴承箱　 3—车轮　 4—制动系统　 5—控制器　 6—砂箱　 7—电动机

8—启动电阻　 9—缓冲连接装置　 10—集电器　 11—车灯　 12—自动开关

图 18⁃12　 固定车厢式矿车

第四节　 矿井提升设备

矿井提升设备用于提升煤炭和矸石， 并完成材料的下放及人员、 设备的升降。
矿井提升设备主要由提升容器、 提升钢丝绳、 提升机 （包括拖动控制系统）、 井架 （或

井塔）、 天轮及装卸载设备等组成。
提升设备按照用途不同， 分为主井提升设备 （专用于提升煤炭） 和副井提升设备 （用

于提升矸石、 升降人员、 下放材料和设备）。 按照提升容器不同， 分为箕斗提升设备和罐笼
提升设备； 按照井筒倾角不同， 分为竖井提升设备和斜井提升设备； 按照提升机类型不同，
分为单绳缠绕式提升设备和多绳摩擦式提升设备。

图 18⁃13 所示为主井单绳缠绕式箕斗提升系统示意图。 在井底车场， 推车机将装满煤炭

的重矿车推入翻车机 8 （也称为翻笼）， 将煤炭卸入井底煤仓 9。 然后由装载设备 11 把煤炭

装入位于主井底的箕斗内。 而井口的重箕斗， 在井架 3 上卸载曲轨 5 的作用下， 箕斗 4 底部

闸门开起， 煤炭被卸入地面煤仓 6。 两根提升钢丝绳 7 各自绕过天轮 2 缠绕在提升机卷筒 1
上。 当提升机卷筒转动时， 两根钢丝绳一根放出一根缠绕， 使井底的重箕斗提升， 井口的空

箕斗下放， 从而完成提升煤炭的任务。
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图 18⁃13　 主井单绳缠绕式箕斗提升系统示意图

1—提升机卷筒　 2—天轮　 3—井架　 4—箕斗　 5—卸载曲轨　 6—地面煤仓　
7—提升钢丝绳　 8—翻车机 （翻笼） 　 9—井底煤仓　 10—给煤机　 11—装载设备

图 18⁃14　 多绳摩擦式提升系统示意图

1—多绳摩擦轮　 2—提升钢丝绳　 3—尾绳

4—提升容器　 5—导向轮　 6—天轮

　 　 图 18⁃14 所示为多绳摩擦式提升系统

示意图。 多绳摩擦轮 1 安装在提升井塔或

地面上， 提升钢丝绳 2 搭放在多绳摩擦轮

1 上， 其两端通过连接装置分别与处于井

口和井底的两个提升容器 4 连接， 两侧的

容器底部通过尾绳环与尾绳 3 连接。 当摩

擦轮旋转时， 在摩擦轮与提升钢丝绳的摩

擦力作用下， 两个容器一个提升， 一个

下降。
提升机是矿山提升设备的主要组成部

分， 供缠绕和传动钢丝绳， 以完成矿井提

升或下放重物的任务。 我国生产和使用的

矿井提升机分为两大类： 单绳缠绕式和多

绳摩擦式。 单绳缠绕式提升机在我国矿井

提升中占有很大的比重， 使用比较普遍。
多绳摩擦式提升机具有安全可靠、 体积

小、 重量轻、 适用于深井提升等优点， 在

我国矿山将会得到日益广泛的应用。 图
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18⁃15 所示为 JK 型双筒矿井提升机示意图。

图 18⁃15　 JK 型双筒矿井提升机示意图

1—卷筒　 2—主轴　 3—调绳装置　 4—主轴承　 5—润滑油站　 6—圆盘式深度指示器传动装置　 7—锁紧器

8—盘形制动器　 9—牌坊式深度指示器　 10—斜面操纵台　 11—电动机　 12—弹簧联轴器　 13—减速器

14—测速发电机装置　 15—齿轮联轴器　 16—圆盘式深度指示器　 17—液压站

第五节　 矿井排水设备

在采矿过程中， 随时有矿水通过各种途径涌入矿井。 矿水来自大气降水、 地表水和地下
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水。 据统计， 每开采 1t 煤要排出 2～7t 矿水， 有时甚至要排出 30 ～ 40t 矿水。 为保证矿井正

常生产， 必须随时将涌入矿井的水排出。 矿水的排出由矿井排水设备完成。 目前我国常用的

排水泵是离心式水泵。
图 18⁃16 所示为井下排水过程示意图。 涌入矿井的水沿着排水沟汇集到井底水仓 1， 然

后流入泵房 4 的吸水井 2 中。 水泵 3 将井底水仓中的水经排水管 5 排至地面。
如图 18⁃17 所示， 矿井排水系统主要由水泵 2、 电动机 1、 吸水管 11、 排水管 7 和装在

管路和水泵上的附件、 仪表等组成。

图 18⁃16　 井下排水过程示意图

1—井底水仓　 2—吸水井　 3—水泵　 4—泵房

5—排水管　 6—管子道　 7—井筒

图 18⁃17　 矿井排水系统

1—电动机　 2—水泵　 3—灌水漏斗　 4—真空表

5—放气阀　 6—旁路阀　 7—排水管　 8—逆止阀

9—闸阀　 10—压力表　 11—吸水管　 12—滤水器底阀

吸水管下端的带单向底阀的滤水器， 是为了防止水中杂物进入泵内。 单向底阀则是为了

水泵起动前向泵内灌水时， 以及水泵停止运转后， 水泵和吸水管中的水泄入水井。 闸阀 9 用

于在起动和停泵时控制泵与水管的通路， 有时也用于控制泵的排水量。 逆止阀 8 是为了防止

水泵突然停止时排水管中的水突然返流形成的水击冲毁水泵。 灌水漏斗 3 用于水泵起动前向

泵内灌水。 若排水管路内有水， 则可利用旁路阀 6 向泵内灌水。 在向泵内灌水时应打开放气

阀 5。 真空表 4 和压力表 10 分别用来测量水泵吸水口处的真空度和水泵出水口处的压力。
起动水泵时应关闭闸阀 9， 以减小起动电流。 待泵轴转速达到正常值后再逐渐开启闸

阀， 水量逐渐增加， 直到闸阀全部开启， 泵的排水量达到最大值。
根据 《煤矿安全规程》 要求， 当需要一台水泵和一条排水管就能排除矿井涌水时， 应

该配备三台水泵， 其中一台工作、 一台备用、 一台检修。 除此之外， 还须另加一条备用

水管。
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矿用排水泵按其用途分为主排水泵和辅助排水泵。 主排水泵一般是卧式单吸多级分段式

离心泵。 图 18⁃18 所示为卧式单吸多级分段式离心泵结构。

图 18⁃18　 卧式单吸多级分段式离心泵结构

1—拉紧螺栓　 2—进水段　 3—填料压盖　 4—轴　 5—联轴器　 6—滚柱轴承　 7—轴承部件　 8—填料

9—水封环　 10—放气栓　 11—密封环　 12—叶轮　 13、 15—中段　 14—导叶　 16—出水段

17—尾盖　 18—平衡环　 19—平衡盘　 20—轴套　

第六节　 矿井通风设备

图 18⁃19　 矿井通风过程示意图

1—进风井　 2—井底车场　 3—大巷

4—工作面　 5—回风巷　 6—出风井

7—风硐　 8—通风机

矿井通风设备的作用是向井下输送足够数量的新

鲜空气， 以排除有害气体， 调节井下的温度和湿度，
确保井下工作人员的身体健康和安全生产。 通风系统

常被形容为 “矿井的肺脏”。
《煤矿安全规程》 对井下空气的成分 （包括各种有

害气体的浓度）、 温度、 风速和按人员计算的风量都做

了严格的规定。
图 18⁃19 所示为矿井通风过程示意图。 装在地面的

通风机 8 运转后， 在通风机入口截面 A—A 处形成负

压。 在外界大气气压与此负压的压差作用下， 井下空

气流动。 外界新鲜空气从进风井 1 进入， 流经井底车

场 2， 通过大巷 3 到达工作面 4。 工作面有害气体多、
温度高、 湿度大， 空气流经这里时混入了各种有害气

体和煤尘， 使气流的成分和物理状况发生较大变化，

623



成为污浊气体。 污浊气流经回风巷 5、 出风井 6 和风硐 7， 最后由通风机出口截面 B—B 排

出矿井。 如果通风机连续不停地运转， 则外界新鲜空气即可源源不断地输入井下， 达到矿井

通风的目的。
矿用通风机根据矿井的实际条件， 可分为矿井主要通风机、 局部通风机和分区通风机。

它们的性能、 原理相同， 只是结构有所不同。 矿用通风机一般采用叶片式通风机， 分为离心

式和轴流式两种， 其结构示意图如图 18⁃20 和图 18⁃21 所示。

图 18⁃20　 离心式通风机结构示意图

1—叶轮　 2—轴　 3—机壳　 4—前导器

5—进风口　 6—扩散器

图 18⁃21　 轴流式通风机结构示意图

1、 6—叶轮　 2—叶片　 3—轴　 4—流线体　 5—集风器

7—整流器　 8—扩散器　 9—外壳

《煤矿安全规程》 要求， 主要通风机必须装置两套同等能力的通风机 （包括电动机），
其中一套做备用。 在建井期间和对服务年限 5 年以下的矿井， 可装置一套通风机和一部备用

电动机。 备用通风机或备用电动机配套通风机， 必须能在 10min 内开动。
通风设备除担负正常通风任务外， 在井下发生火灾需要改变风流方向时， 还必须及时完

成反风任务。 即将抽出式通风临时改变为压入式通风 （或相反）。 其作用是当抽出式通风的

进风井口建筑物、 井筒或井底车场附近发生火灾或瓦斯、 煤尘爆炸时， 防止灾害的蔓延。 　
《煤矿安全规程》 规定， 生产矿井主要通风机必须装有反风设施， 必须能在 10min 内改

变巷道中的风流方向。 当风流方向改变后， 主要通风机的供给风量不应小于正常风量

的 60%。

第七节　 压缩空气设备

压缩空气广泛地应用于煤矿和金属矿中， 用以带动风镐、 风钻及其他风动工具。 压缩空

气由空气压缩机 （简称空压机） 产生。 其主要任务是安全、 经济、 可靠地产生足够数量的

压缩空气。
矿井空压机站一般设在井上， 用管道将压缩空气送入井下， 并沿大巷、 上、 下山送到工

作面， 带动风动机具工作。 有时为了节省管道等原因， 也可设在井下通风较好的硐室内。
如图 18⁃22 所示， 矿井压气系统主要由空气压缩机和输气管道组成。 压缩机主轴 1 由电

动机 2 带动旋转， 空气经过滤器 3、 吸气管、 卸荷器 4 进入低压缸 5， 经过第一级压缩后，
进入中间冷却器 7， 冷却后的气体进入第二级高压缸 8， 再经第二级压缩， 压缩至排气压力

从排气管排出， 然后经后冷却器 9、 止回阀 10 进入风包 11， 最后由输气管道 13 将压缩空气

输送到井上、 下的风动机具处。

723



煤矿常用的 L 型空压机结构如图 18⁃23 所示。

图 18⁃22　 矿井压气系统

1—压缩机主轴　 2—电动机　 3—过滤器　 4—卸荷器　 5—低压缸　 6、 12—安全阀　 7—中间冷却器

8—高压缸　 9—后冷却器　 10—止回阀　 11—风包　 13—输气管道

图 18⁃23　 L 型空压机结构

1—底座　 2—带轮　 3—压力调节器　 4—机身　 5—曲轴　 6—连杆　 7—十字头　 8—活塞杆

9—减荷阀组件　 10—滤风器　 11—减荷阀　 12—填料箱　 13—气缸　 14—活塞　 15—吸气阀

16—排气阀　 17—中间冷却器　 18—安全阀　 19—进水管　 20—出水管　 21—风包
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习　 　 题

18⁃1　 液压支架的主要动作有哪些？
18⁃2　 矿井提升设备的作用是什么？ 其包括哪些部分？
18⁃3　 矿井通风设备起到什么作用？
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