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前    言 
本书是根据教育部机械基础课程教学指导委员会颁发的“机械设计基础教学基本要求”为

依据编写的。 
全书共分 15 章，包括机械原理及机械设计的基本内容，即有绪论，平面机构分析，平面

连杆机构，凸轮机构，间歇运动机构，机械的调速与平衡，带传动与链传动，齿轮传动，蜗杆

传动，轮系，螺纹连接，轴与轴毂连接，轴承，联轴器、离合器及制动器，弹簧等章节。 
在本书的编写过程中，作者从培养应用型人才所必需的技术基础出发，结合多年来课程教

学改革的经验，适当扩充了相关内容，力图反映本学科的新进展。教材中的各部分内容既相对

独立，又有一定联系。编写中不过分强调理论分析的系统性和完整性，而把重点放在工程实际

应用方面，力求做到易教易学、便于应用。 
本书除反映机械设计的通用性外，在内容上尽量照顾到各专业的具体要求，教学时可以根

据教学目标自行取舍，各章均附有一定数量的习题与思考题。 
本书可供高等学校机械类、近机类和非机类专业的“机械设计”课程的教学使用，也可供

相关工程技术人员参考。 
参加本书编写的有昆明学院段维华（绪论、第 3 章、第 4 章、第 11 章）、陈玲（第 6 章）、

俞安（第 13 章、第 14 章）、王进（第 1 章、第 2 章），上海应用技术学院钟晓勤（第 8 章、

第 12 章）、高建春（第 10 章），黑龙江科技学院刘元林（第 5 章、第 9 章），南京工程学院陆媛

（第 7 章）。全书由段维华、钟晓勤任主编，刘元林、陆媛任副主编。 
本书由昆明学院孙学强教授主审。孙学强教授在审稿中提出了许多宝贵的意见，编者对此

深表感谢。 
本书编写过程中得到了电子工业出版社的热情帮助和指导，并得到各参编院校的大力支

持，参考并引用了一些参考文献和书籍。编者在此表示衷心的感谢。 
由于编者学识水平有限，书中错误和欠妥之处在所难免，殷切希望各位专家、老师和读者

批评指正。 
 

编  者 
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绪    论 
在当今社会的生产和生活中，机械工业肩负着为国民经济各个部门提供技术装备的重要任

务。机械工业的生产水平是一个国家现代化建设水平的主要标志之一。国家的工业、农业、国

防和科学技术的现代化程度都与机械工业的发展程度相关。 
人们之所以要广泛地使用机器是由于机器既能承担人力所不能或不便进行的工作，又能比

人工生产改进产品的质量，大大提高劳动生产率和改善劳动条件。同时，无论是集中进行的大

量生产，还是多品种、小批量生产，都只有使用机器才便于实现产品的标准化、系列化和通用

化，实现产品生产的高度机械化、电气化和自动化。 
机械设计是一门应用技术科学，涉及数学、物理、化学、力学、材料科学、电子技术和制

造技术等多学科与多技术领域。设计出满足人们生产、生活需要，而且具有市场竞争力的产品，

是机械设计的核心任务。 
因此，大量设计制造和广泛使用各种各样先进的机器是促进国民经济发展，加速我国社会

主义现代化建设的一个重要内容。 

0.1  本课程的研究对象、地位和作用 

0.1.1  本课程的研究对象 

在现代社会中，人们对机器并不陌生。所谓

机器，是指根据某种使用要求而设计的一种执行

机械运动的装置，可用来变换或传递能量、物料

和信息。例如，电动机或发电机用来变换能量，

各种加工机械用来变换物料的状态，起重机用来

传递物料等。 
机械是机器和机构的总称，因此机械设计研

究的对象就是机器和机构。 
机器的种类很多，其构造、性能及用途也各

异，但就机器的组成来说，它们都是由各种机构

组合而成的。 
机构是一种执行机械运动的装置，如连杆机

构、齿轮机构、凸轮机构、带传动机构及各种间

歇运动机构等。 
例如，图 0-1 所示的内燃机就包含着：由曲

轴 1、连杆 3、汽缸 5 和活塞 4 组成的曲柄连杆机

构；由齿轮 12、13 组成的齿轮机构；由凸轮 10、
11 和阀杆 9 组成的凸轮机构等。其中曲柄连杆机

 
图 0-1  单缸四冲程内燃机 

1—曲轴；2—飞轮；3—连杆；4—活塞；5—汽缸；6—螺母；

7—气门；8—弹簧；9—阀杆；10、11—凸轮；12、13—齿轮 
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构将活塞的往复移动转换为曲轴的回转运动；齿轮机构与凸轮机构的协调动作确保内燃机的进、

排气阀按工作要求有规则地启闭。 
由此可见，机构是机器中执行机械运动的装置，或者说机器中执行机械运动的基本装置就

是机构。因此，从运动的观点来看，机构与机器并无差别。但从研究的角度来看，尽管机器的

种类很多，而机构的种类却有限。一般就将机构从机器中单列出来，着重研究它们的结构组成、

运动与动力性能及尺寸设计等问题，而对机器则还涉及它们实现人们预期的运动功能、变换或

传递能量、物料和信息等方面的问题，这是机构与机器之间的根本区别。 
另外，从制造与装配的角度来看，机器是由机械零件（简称零件）和部件组成的。 

零件是指机器中独立的制造单元，它是组成机器的基本元素。机械

零件又可分为两大类，一类是在各种机器中都可能用到的零件，叫做通

用零件，如螺母、螺栓、齿轮、凸轮、链轮等；另一类是在特定类型机

器中才能用到的零件，叫做专用零件，如汽轮机叶片、内燃机气门等。 
部件则是指由一组协同工作的零件所组成的独立制造和独立装配

的组合体。 
机构和机器中独立运动的单元称为构件。构件可以是单独的零件，

也可以是几个零件通过刚性连接而成的部件。 
图 0-1 所示的单缸四冲程内燃机，是由曲轴、飞轮、阀杆、凸轮、

齿轮、螺母及螺栓等零件和连杆等部件组成，而活塞、连杆、曲轴部件

（包括曲轴、齿轮和飞轮）、凸轮轴（包括凸轮、齿轮）及阀杆等，均为

独立运动的构件。 
图0-2所示的连杆部件，则是由连杆体 4、连杆盖 1、螺母 2、连杆

螺栓 3 等零件通过刚性连接而成的部件。 
综上所述，从运动的观点看，机构和机器都是由构件组合而成的，

因此“机械设计基础”是一门以机构和机器为对象，研究常用机构、通

用零件与部件，以及一般机器的分析与设计的理论和方法的综合课程，

是工科机械类和近机类专业的一门重要技术基础课程。 

0.1.2  本课程的地位和作用 

“机械设计基础”是一门机械类和近机类各专业必修的设计性技术课程，是介于基础课和

专业课之间的一门主干技术基础课程。 
“机械设计基础”课程的教学应在学生学习了“高等数学”、“物理”、“机械制图”和“计

算机基础”等课程后进行，并要求“工程材料”课程和金工实习与之同时开设。“机械设计基础”

课程的教学，将为学生学习有关专业课及掌握新的机械科学技术打下必要的理论基础，是一门

在教学中起承上启下作用的课程。 
“机械设计基础”课程的任务是通过课堂教学、习题、课程设计和课程实验等教学环节，

使学生掌握机械设计的基本理论、基本知识和基本技能，具备分析和设计常用机构、通用零部

件和简单机器的基本能力，以及初步具有确定机械运动方案的能力；对构件的强度、刚度等重

要问题具有明确的基本概念、必要的基础知识、一定的计算能力及初步的分析能力，初步学会

应用所掌握的理论和方法分析解决简单的工程实际问题。 
通过本课程的教学，力求增强学生对机械技术工作的适应性，提高其开发创新能力，为培

养机械类高级应用性工程技术人才打下重要的基础。 

 
图 0-2  连杆部件 

1—连杆盖；2—螺母； 
3—连杆螺栓；4—连杆体 
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0.2  机械设计概论 

0.2.1  机器的组成 

1．原动机部分 

原动机是驱动整部机器完成预定功能的动力源。通常一部机器只用一个原动机，复杂的机

器也可能有好几个动力源。一般而言，它们都是把其他形式的能量转换为可以利用的机械能。

现代机器中使用的原动机大致是以各式各样的电动机和热力机为主。 
原动机的动力输出绝大多数呈旋转运动的状态，输出一定的转矩。在少数情况下，也有用

直线运动电动机以直线运动的形式输出一定的推力或拉力。 

2．执行部分 

执行部分是用来完成机器预定功能的组成部分。 
一部机器可以只有一个执行部分（如压路机的压辊），也可以按机器的功能分解成好几个

执行部分（如桥式起重机的卷筒，其吊钩部分实现上下吊放重物的功能，其小车行走部分实现

横向运送重物的功能，其大车行走部分实现纵向运送重物的功能）。 

3．传动部分 

传动部分是为了解决运动形式、运动及动力参数的转变而产生的相应机构。例如，把原动

机的旋转运动变为执行部分的直线运动，高转速变为低转速，小转矩变为大转矩等。 
传动部分是绝大多数机器不可缺少的重要组成部分。 
简单的机器一般由上述三个基本部分组成。但随着机器的功能越来越复杂，对机器的运动

精确度和功能要求也就越来越高，所以机器除了以上三个部分之外，还会不同程度地增加其他

部分，如控制系统和辅助系统等。 
以大家所熟悉的汽车为例，原动机是汽油机、柴油机、电池或混合动力装置（油电混合、

油气混合等各种新能源装置）；传动部分是离合器、变速箱、传动轴、差速器和半轴；而执行部

分是车轮、悬挂系统及底盘；控制系统是转向系、制动系、油门等；辅助装置则由显示系统（油

量表、速度表、里程表、润滑油温度表，以及蓄电瓶电流表、电压表）、安全装置（后视镜、车

门锁、刮雨器）、信号系统（前后灯、仪表盘灯、转向信号灯、车尾红灯）等构成。 

0.2.2  机器设计应满足的基本要求 

1．功能性方面 

机器必须具有预定的使用功能，为此在设计时要正确选定机器的工作原理，从满足功能和

提高效率两个层面来正确设计或选用原动机，合理设计或选用传动机构和执行机构，合理配置

机器的辅助系统。  

2．可靠性方面 

机器可靠度是指机器在规定的工作期限内和规定的工作条件下，无故障地完成规定功能的

概率，一般用 R 表示。而机器在规定期限和条件下不能完成规定功能的概率则称为不可靠度（或

称为破坏概率），一般用 F 表示。不难看出，机器的可靠度 R 与不可靠度 F 之间满足下式： 
1R F= −  
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机器可靠度的提高，可以通过简化结构，减少零件数目，选用标准件及采用高可靠度零件，

合理设计机器中的组件和部件，合理选用零部件的材料，选取较大安全系数等手段来实现。 

3．经济性方面 

机器的经济性体现在设计、制造和使用的全过程中，包括设计制造经济性和使用经济性。

设计制造经济性表现为机器的成本低，使用经济性表现为高生产率、高效率、较低的能源与材

料消耗及较低的管理和维护费用等。 
提高设计制造经济性的主要途径有： 

（1）尽量采用先进的现代设计理论和设计方法，应用 CAD 技术和参数化设计来加快设计

进度，以降低设计成本； 
（2）尽量采用标准化、系列化及通用化的零部件； 
（3）合理选用材料，改善零部件的结构工艺性，尽可能采用新材料、新结构、新工艺和新

技术； 
（4）合理、高效地组织机器的制造过程； 
（5）在满足机器使用功能的前提下，注意机器设备的造型设计，以达到适用美观、用户乐

于接受的使用效果。 
提高机器使用经济性的主要途径有： 

（1）选用高效率的传动系统和支承装置； 
（2）采用适当的防护、润滑和密封装置等； 
（3）提高机械化、自动化水平。 

4．劳动保护方面 

（1）符合劳动保护法规的要求； 
（2）注意操作者的操作安全，减轻操作时的劳动强度； 
（3）改善机器的操作环境； 
（4）美化机器的外形及外部色彩。 

5．其他特殊要求方面 

有些机器还有一些特有的要求。例如，化工机械必须具备防腐、防蚀功能；食品机械必须

保持清洁，不能污染产品；机床设备必须能长期保持精度等。 
因此设计机器时，不仅要满足机器设备共同的基本要求，还应满足不同应用场合下机器设

备的某些特殊要求。 

0.2.3  机器设计的一般程序 

本节所讨论的机器设计过程仅指狭义的机器或设备在技术上的设计过程。它是一个创造性

的工作过程，同时也是一个尽可能多地利用已有的成功经验、借鉴他人成果的工作。要很好地

把继承传统设计与创新设计结合起来，才能设计出高品质的机器。 
作为一部完整的机器，它是一个复杂的综合系统，因此要提高设计质量，就必须制订和遵

循一个科学的设计程序。根据机器设计的长期经验总结，一部机器的设计程序基本上可以分为

以下几个阶段。 
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1．计划阶段 

通常，在根据市场需求或产品开发需要提出所要设计的新机器后，通过系统分析，进一步

明确机器所应具有的功能要求，并为以后的具体设计提出由社会、环境、经济、制造及时限等

各方面所确定的合理、可行的约束条件，在此基础上，明确地编写出设计任务的全面要求及设

计大纲，最后形成机器的设计任务书，作为本阶段的总结。 
机器的设计任务书大体上应当包括：机器的功能指标、经济性指标、环境保护指标等方面

的总体要求，加工制造方面的大致估计，以及完成设计任务的预计期限等。值得指出的是，这

些要求及条件一般只能给出一个合理的范围，而不是准确的数字。  

2．方案设计阶段 

本阶段就是要对设计任务书提出的机器功能中必须达到的要求、最低要求及希望达到的要

求进行综合分析，即这些功能能否实现，多项功能间有无矛盾，相互间能否替代等，最后确定

出功能参数，作为进一步设计的依据。 
较为常用的办法是先从执行部分开始讨论。 
当讨论机器的执行部分时，首先是关于工作原理的选择问题。特别应当强调的是，必须不

断地研究和开发新的工作原理，这是设计技术发展的重要途径。根据不同的工作原理，可以拟

订多种不同的执行机构的具体方案。 
原动机部分的方案选择应当从各种现有能源及新能源中加以综合考虑。一般而言，绝大多

数的固定机械优先选择电动机，热力机械主要用于移动式机械中，如运输设备、工程机械或农

业机械中。 
传动部分的方案具有复杂多样性。对于同一传动任务，可以由多种机构及不同机构的组合

来完成。传动方案设计的总的基本原则应当是结构合理、加工制造方便、质量轻，以达到高效、

优质、低耗的目标。 
以上仅是就组成机器的三个主要部分而讨论的。同时，还需要考虑到配置机械的辅助系统，

对此，本书不再讨论。在拟订的众多方案中，技术上可行的仅有几个。对这几个可行的方案，

要从技术方面和经济及环保等方面进行综合评价。评价的方法很多，现以经济性评价为例略做

说明。当根据经济性进行评价时，既要考虑到设计及制造时的经济性，也要考虑到使用时的经

济性。如果机器的结构方案比较复杂，则其设计制造成本就要相对地提高，可是其功能将更为

齐全，生产率也较高，故使用经济性也较好。反过来，结构较为简单、功能不够齐全的机器，

设计及制造费用虽低，但使用费用却会提高。  
对于一台机器，往往会形成多个设计方案，因此通常要通过对多个设计进行评价，最后进

行决策，来确定一个据以进行下一步技术设计的原理图或机构运动简图。 
在方案设计阶段，要正确地处理好借鉴与创新的关系。同类机器成功的先例应当借鉴，原

先薄弱的环节及不符合现有任务要求的部分应当加以改进或者根本改变。既要积极创新，反对

保守和照搬原有设计，也要反对一味求新而把合理的原有经验弃置不用这两种错误倾向。 

3．技术设计阶段 

技术设计阶段的目标是首先产生总装配草图及部件装配草图。通过草图设计，确定出各部

件及其零件的外形及基本尺寸，包括各部件之间的连接，零部件的外形及基本尺寸，最后绘制

零件的工作图、部件装配图和总装图。 
技术设计阶段的主要工作程序如下所示。 
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1）机器的运动学设计 
根据确定的结构方案，确定原动件的参数（功率、转速、线速度等），然后进行运动学计

算，从而确定各运动构件的运动参数（转速、速度、加速度等）。  
2）机器的动力学计算 
结合各部分的结构及运动参数，计算各主要零件所受载荷的大小及特性。此时求出的载荷，

由于零件尚未设计出来，因而只是作用于零件上的公称（或名义）载荷。 
3）零件的工作能力设计 
已知主要零件所受的公称载荷的大小和特性，即可进行零部件的初步设计。设计所依据

的工作能力准则，必须参照零部件的一般失效情况、工作特性、环境条件等合理地拟订，一

般有强度、刚度、振动稳定性、寿命等准则。通过设计计算或参考类比，即可决定零部件的

基本尺寸。 
4）部件装配草图及总装配草图的设计 
根据已定出的主要零部件的基本尺寸，设计出部件装配草图及总装配草图。草图上需要对

所有零件的外形及尺寸进行结构化设计。在此步骤中，需要很好地协调各零件的结构及尺寸，

全面地考虑所设计的零部件的结构工艺性，使全部零件有最合理的构形。 
5）主要零件的校核 
有一些零件，在上述第 3）步中由于具体的结构未定，难于进行详细的工作能力计算，所

以只能进行初步的计算及设计。在绘出部件装配草图及总装配草图以后，所有零件的结构及尺

寸均为已知，相互邻接的零件之间的关系也为已知。只有在这时，才可以较精确地定出作用在

零件上的载荷，决定影响零件工作能力的各个细节因素。只有在此条件下，才有可能并且必须

对一些重要的或者外形及受力情况复杂的零件进行精确的校核计算。根据校核的结果，反复地

修改零件的结构及尺寸，直到满意为止。 
6）设计零件的工作图 
草图设计完成以后，即可根据草图确定的零件基本尺寸来确定零件结构细节。设计工作图

时，要充分考虑到零件的加工和装配工艺性、零件在加工过程中和加工完成后的检验要求和实

施方法等。如果有些细节安排对零件的工作能力有值得考虑的影响，还必须返回去重新校核工

作能力。最后，绘制出除标准件以外的全部零件的工作图。 
7）绘制机器的装配图 
按最后定型的零件工作图上的结构及尺寸，重新绘制部件装配图及总装配图。通过这一工

作，可以检查出零件工作图中可能隐藏的尺寸和结构上的错误。 

4．技术文件编制阶段 

技术文件的种类较多，现分别介绍如下。 
1）设计计算说明书 
设计计算说明书应当包括机器方案选择及技术设计的全部结论性的内容。 
2）机器使用说明书 
应向用户介绍机器的性能参数范围、使用操作方法、日常保养及简单的维修方法、备用件

的目录等。 
3）其他技术文件 
一般包括检验合格单、外购件明细表、验收条件等，视需要与否另行编制。 
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0.3  机械零件设计概述 

0.3.1  机械零件的主要失效形式 

1．整体断裂 

机械零件在受拉、受压、受弯、受剪和受扭等外载荷作用时，由于某一危险截面上的应力

超过零件的强度极限而发生的断裂；或者零件在受交变应力作用时，危险截面上发生的疲劳断

裂，均属于整体断裂。 

2．残余变形过大 

如果作用于零件上的应力超过了材料的屈服极限，则零件将产生残余变形。当残余变形过

大时，将使机器的运动精度丧失，甚至不能运动。例如，对于机床上的零件，过大的残余变形

将使机床的运动精度部分丧失，由此降低了加工精度。  

3．零件的表面破坏 

零件的表面破坏主要是腐蚀、磨损和接触疲劳。 
腐蚀是发生在金属表面的一种电化学或化学侵蚀现象，其结果是使金属表面产生锈蚀。对

于承受变应力的零件，还会引起腐蚀疲劳的现象，进而使零件表面遭到破坏。 
磨损是两个接触表面在做相对运动的过程中表面物质丧失或转移的现象。所有做相对运动

的零件的接触表面都有可能发生磨损。 
在接触变应力条件下工作的零件表面，也有可能发生接触疲劳。 
腐蚀、磨损和接触疲劳都是随工作时间的延续而逐渐发生的失效形式。 

4．破坏正常工作条件引起的失效 

有些零件只有在一定的工作条件下才能正常工作。例如，液体摩擦的滑动轴承，只有在存

在完整的润滑油膜时才能正常地工作；带传动和摩擦轮传动，只有在传递的有效圆周力小于临

界摩擦力时才能正常工作；高速转动的零件，只有其转速与转动件系统的固有频率避开一个适

当的间隔时才能正常工作等。如果破坏了这些必备的条件，则将发生不同类型的失效。 
据相关文献介绍，由于腐蚀、磨损和各种疲劳破坏所引起的失效占了 74％左右，而由于断

裂所引起的失效只占 5％左右，所以腐蚀、磨损和接触疲劳是引起零件失效的主要原因。 

0.3.2  机械零件设计应满足的基本要求 

1．强度方面 

强度是指零件抵抗破坏的能力。零件强度不足，将导致过大的塑性变形，甚至断裂破坏，

使机器停止工作，甚至发生严重事故。采用高强度材料，增大零件截面尺寸，合理设计截面形

状，采用热处理及化学处理方法，提高运动零件的制造精度，以及合理配置机器中各零件的相

互位置等，均有利于提高零件的强度。 



 8 机械设计基础     

2．刚度方面 

刚度是指零件抵抗弹性变形的能力。零件刚度不足，将导致过大的弹性变形，引起荷载集

中，影响机器的工作性能，甚至造成事故。例如，机床的主轴、导轨等，若刚度不足导致变形

过大，将严重影响所加工零件的精度。 
零件的刚度分整体变形刚度和表面接触刚度两类。增大零件的截面尺寸或增大截面惯性

矩，缩短支承跨距或采用多支点结构等措施，有利于提高零件的整体刚度。而增大零件接触贴

合面及采用精细加工等措施，有利于提高零件的表面接触刚度。 
一般情况下，满足刚度要求的零件也能满足其强度要求。 

3．寿命方面 

机器寿命是指零件正常工作的期限。材料的疲劳、腐蚀及相对运动零件接触表面的磨损，

是影响零件寿命的主要因素。此外，还有高温下的蠕变等。提高零件抗疲劳破坏能力的主要措

施有减小应力集中、保证零件有足够的尺寸及提高零件的表面质量等。 

4．结构工艺性方面 

机械零件结构工艺性是指在一定的生产条件下能方便、经济地生产出零件，并便于装配成

机器。为此，应从零件的毛坯制造、机械加工及装配等生产环节，综合考虑零件的结构设计。 

5．可靠性方面 

机械零件可靠度的定义与机器可靠度的定义相同。提高零件的可靠性应从工作条件（荷载、

环境温度等）和零件性能两个方面考虑，使其随机变化尽可能小。加强零件使用中的维护与监

测，也可提高零件的可靠性。 

6．经济性方面 

零件的经济性主要取决于零件的材料和加工成本，因此提高零件的经济性主要从零件的

材料选择和结构工艺性设计两个方面考虑，如采用相对廉价的材料代替贵重材料，采用轻型

结构和少余量、无余量的毛坯，简化零件结构，改善零件的结构工艺性，以及尽可能采用标

准化零部件等。 

7．零件质量大小方面 

一般情况下，绝大多数机械零件都要求尽可能地减小其质量。对于运输机械，减小零件质

量就可减小机械本身的运动质量，增加其有效运载量；另外，减小零件质量可以节约原材料；

对于运动的零件，还可减小其运动惯性力，从而改善机器的整体动力性能。 

0.3.3  机械零件的设计方法及一般步骤 

1．机械零件的设计方法 

机械零件的设计方法，可从不同的角度进行不同的分类。目前，较为流行的分类方法是把

过去长期采用的设计方法称为常规的（或传统的）设计方法，而把近几十年发展起来的设计方

法称为现代设计方法。 
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机械零件的常规设计方法可概括地划分为以下几种。 
1）理论设计 
根据长期总结出来的设计理论和实验数据所进行的设计，称为理论设计。理论设计又可分

为设计计算和校核计算两类。 
设计计算是直接应用材料力学的强度理论来计算零件在一定载荷下的必需截面大小（参

见本书后面各章节中的计算）。机械零件的设计计算主要用于能通过简单的力学模型进行设计

的零件。 
校核计算是按照其他办法在初步设计出零件的截面尺寸后，选用相应的公式进行校核计算

（参见本书后面各章节中的计算）。校核计算则多用于结构复杂、应力分布复杂但又能用现有的

应力分析方法进行计算的场合。 
2）经验设计 
根据对某类零件已有的设计与使用实践而归纳出的经验关系式，或根据设计者本人的工作

经验用类比的办法所进行的设计称为经验设计。这对那些使用要求变动不大而结构形状已典型

化的零件，是很有效的设计方法。例如，箱体、机架、传动零件的各结构要素等。 
3）模型实验设计 
对于一些尺寸巨大而结构又很复杂的重要零件，尤其是一些重型整体机械零件，为了提高

设计质量，可采用模型实验设计的方法，即把初步设计的零部件或机器制成小模型或小尺寸样

机，经过实验的手段对其各方面的特性进行检验，根据实验结果对设计进行逐步修改，从而达

到完善，这样的设计过程称为模型实验设计。模型实验设计方法费时、昂贵，因此一般用于特

别重要的设计中。 

2．机械零件设计的一般步骤 

机械零件设计的一般步骤如下所示。 
（1）根据零件的使用要求，选择零件的类型和结构，对各种零件的不同类型、优缺点、特

性与使用范围等进行综合对比并正确选用。 
（2）根据机器的工作要求，计算作用在零件上的载荷。 
（3）根据零件的类型、结构和所受载荷，分析零件可能的失效形式，从而确定零件的设计

准则。 
（4）根据零件的工作条件及对零件的特殊要求（如在高温下或在腐蚀性介质中工作等），

选择适当的材料。 
（5）根据设计准则进行有关计算，确定出零件的基本尺寸。 
（6）根据工艺性及标准化等原则进行零件的结构设计。 
（7）零件结构细节设计完成后，必要时进行详细的校核计算，以判定结构的合理性。 
（8）画出零件的工作图，并写出计算说明书。设计计算的数值除少数与几何尺寸精度要求

有关者外，一般以两位或三位有效数字的计算精度为宜。 
必须再度强调指出，结构设计是机械零件的重要设计内容之一，在有些情况下，它在设计

工作中占有较大的工作量，必须给予足够的重视。绘制的零件工作图应符合制图标准，并满足

加工的要求。写出的设计说明书要条理清晰，语言简明，数字正确，格式统一，并附有必要的

结构草图和计算草图。重要的引用数据，一般要注明来源出处。同时对于重要的计算结果，要

写出简短的结论。 
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0.4  机械零件的强度 

0.4.1  机械零件的载荷种类 

机械零件的载荷是指在对机械零件进行强度计算时所依据的作用于零件上的外力、弯矩、

扭矩及冲击能量等。这些能量将在零件中引起拉、压、弯、扭、剪等应力，由此导致零件产生

不同程度的变形。所以，应对机械零件的载荷类型进行正确的分析和判断，才能对机械零件进

行相应的强度计算。下面说明机械零件的载荷类型。 

1．静载荷和变载荷 

根据载荷随时间的变化关系可以将机械零件的载荷分为静载荷和动载荷两类。所谓静载荷

是指零件所受载荷不随时间变化或变化很小的载荷，如零件的自重、容器所受的恒定压力等；

所谓变载荷是指零件所受载荷随时间产生周期性或非周期性变化的载荷，如汽油发动机的曲轴

所受的载荷为周期性动载荷，而颚式破碎机的动颚板所受物料作用力则为非周期性动载荷。静

载荷和周期性动载荷一般都可以用数学关系来表达载荷的大小，而非周期性载荷一般可以用统

计学规律来表征载荷的变化规律。 

2．名义载荷和计算载荷 

机械零件的名义载荷是指根据机器的额定功率或机器在稳定工作状态下，采用理论力学知

识进行分析所得的作用于零件上的载荷。例如，采用螺栓连接、键连接等零件的设计计算，一

般都采用名义载荷进行。名义载荷可以认为是机器在平稳工作状态下作用在零件上的载荷。 
机械零件的计算载荷是指考虑机器在工作中由于外加载荷随时间的变化、载荷在零件上分

布不均匀等因素而加以修正的载荷。当零件的名义载荷为 F 时，若考虑载荷修正系数为 K，则

此时零件的计算载荷为 Fnc = K × F，显然一般情况下 K ≥ 1。 
值得指出的是，机械零件的计算载荷因计算方法的不同而具有不同的数值，而且计算载荷

只是零件初步设计时依据的数值，它与作用在零件上的实际载荷之间是有所区别的。一般情况

下，实际载荷与计算载荷之间的差异对强度的影响，在零件设计中是通过安全系数予以考虑的。 

0.4.2  机械零件的应力 

在载荷作用下，机械零件中将产生相应应力，应力类型是进行零件强度计算的先决条件。

按照应力的大小和方向是否随着时间变化，将应力分为静应力和变应力。 

1．静应力 

静应力是应力的大小和方向不随时间变化或变化较为缓慢的应力。例如，承压容器中的气

体压力、螺栓连接拧紧力所产生的应力等，都可以看成静应力。 

2．变应力 

变应力指应力的大小和方向随时间变化的应力，其中具有周期性的变应力称为循环变应

力。循环变应力又分为对称循环变应力和脉动循环变应力两种。变应力的产生可以是由静载荷

引起，也可以是由变载荷引起。 
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图0-3 所示的是各种应力σ 与时间 t 的变化关系图，其中(a)表示静应力，(b)表示对称循环

变应力，(c)表示非对称循环变应力，(d)表示脉动循环变应力。从图 0-3 可以看出，任何一种应

力循环均可以看成由一个恒定的平均应力σm和一个变化的应力幅σa组成。 

 
图 0-3  几种典型稳定变应力 

变应力的基本参数见表 0-1，几种典型应力的变化规律见表 0-2。 

表 0-1  变应力的基本参数 

名称 符号 定义 

最大应力 σmax 循环中的最大应力 

最小应力 σmin 循环中的最小应力 

平均应力 σm 相当于循环中应力不变的部分，计算式为： m max min( ) 2σ σ σ= +  

应力幅 σa 相当于循环中应力变动的部分，计算式为： a max min( ) 2σ σ σ= −  

循环特性 r 表征变应力的非对称程度，计算式为： min maxr σ σ= ，−1≤r≤1 

表 0-2  几种典型应力的变化规律 

循环类型 循环特征 应力特点 

静应力 1r =  m max minσ σ σ= = , a 0σ =  

对称循环 1r = −  max a minσ σ σ= = − , m 0σ =  

脉动循环 0r =  m a max 2σ σ σ= = , min 0σ =  

非对称循环 1 1r− < <  max m aσ σ σ= + , min m aσ σ σ= −  

0.4.3  静应力下机械零件的强度计算 

静应力状态下，机械零件的材料损坏常见的表现形式是断裂或塑性变形。 
对于塑性变形的材料，可以按不发生塑性变形的条件进行计算，此时零件的强度由材料的

屈服极限所决定，强度计算常用其许用应力来表示，公式为 

                                    σ ≤ s[ ]
S
σσ =  (0-1) 

式中， sσ 为材料的屈服极限，单位为 MPa；S 为安全系数；[ ]σ 为材料的许用应力，单位为 MPa；
σ 为材料的计算应力，单位为 MPa。 

而对于脆性材料，其强度计算公式为 

                                   σ ≤ b[ ]
S
σσ =  (0-2) 

式中， bσ 为材料的强度极限，单位为 MPa；其他变量同式(0-1)。 
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表 0-3 示出常用材料的力学性能，使用时可以根据需要查取。 

表 0-3  常用材料的力学性能 

材料 力学性能 

类别 牌号 
强度极限 
σb /MPa 

屈服极限 
σ s /MPa 

延伸率 
δ /(％) 

试件尺寸/mm 

碳素 
结构钢 

Q215 
Q235 
Q275 

335～410 
375～460 
490～610 

215 
235 
275 

31 
26 
20 

d≤16 

优质碳素 
结构钢 

20 
30 
45 

415 
530 
600 

245 
315 
355 

25 
20 
16 

d≤25 

合金 
结构钢 

35SiMn 
40Cr 
20CrMnTi 
65Mn 

883 
981 

1079 
981 

735 
785 
834 
785 

15 
9 

10 
8 

d≤25 
d≤25 
d≤15 
d≤80 

铸钢 
ZG270—500 
ZG310—570 
ZG42SiMn 

500 
570 
600 

270 
310 
380 

18 
15 
12 

d≤100 

灰铸铁 
HT150 
HT200 
HT250 

145 
195 
240 

— 
— 
— 

— 
— 
— 

壁厚 
10～20 

球墨铸铁 
QT400—15 
QT500—7 
QT600—3 

400 
500 
600 

250 
320 
370 

15 
7 
3 

壁厚 
30～200 

0.4.4  变应力下机械零件的强度计算 

机械零件在变应力状态下的损坏形式是疲劳断裂。疲劳断裂的主要特征是疲劳断裂的最大

应力远高于材料的屈服强度；无论材料是脆性或是塑性，其疲劳断裂的断口均表现为无明显塑

性变形的脆性突然断裂；疲劳断裂是损伤的积累，从初期的零件表面形成微小裂纹，随着应力

循环次数的增加而使初期裂纹不断扩大，直至余下的截面不足以承受外加载荷而产生突然断裂。

由此可以得出一个重要结论，零件的疲劳断裂不同于静力引起的断裂，它最明显的特征是与应

力循环次数（使用寿命或使用期限）有密切的关系。 
在变应力载荷条件下，影响机械零件疲劳强度的因素很多，归结起来大致有这些因素：应

力集中、零件结构尺寸、零件表面状况、工作环境、载荷施加方式及频率等。在这些因素中，

应力集中、零件结构尺寸及零件表面状况的影响最大。 
在变应力条件下，应当取材料的疲劳极限作为零件的极限应力，同时考虑零件的结构要素

等因素对疲劳强度的影响。 
一般情况下，可以采用表 0-4 所示的计算方式来近似计算零件的疲劳强度。 

表 0-4  疲劳强度与静强度的近似关系 

材料 变形形式 对称循环疲劳极限 脉动循环疲劳极限 

弯曲 1 s b0.27( )σ σ σ− = +  0 11.33σ σ−=  

拉压 1t s b0.23( )σ σ σ− = +  0t 1t1.42σ σ−=  结构钢 

扭转 1 s b0.156( )τ σ σ− = +  0 11.50τ σ−=  

弯曲 1 b0.45σ σ− =  0 11.33σ σ−=  

拉压 1t b0.40σ σ− =  0t 1t1.42σ σ−=  铸铁 

扭转 1 b0.36τ σ− =  0 11.35τ τ−=  
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0.4.5  安全系数 

合理选择安全系数是机械零件强度计算中的一项重要工作。若安全系数取得过大，则零件

的许用应力将变得过小，这样将导致零件过于笨重；反之，若安全系数取得过小，则使零件的

许用应力过大，这样零件很可能容易损坏而不安全。因此，安全系数合理的选择原则是：在保

证零件安全可靠的前提下，尽可能减小安全系数。 
安全系数的选取方法有两种：一是查表法，二是部分系数法。 

1．查表法 

在相应的各个工业行业中，人们根据本行业的长期生产实践经验和试验研究，制定了本行

业或本部门的安全系数（或许用应力），绘制成了图形或编制成了相应的表格。因此，如果无特

殊要求和原因，应当首先查表选用。但在查取数据时，务必请注意这些安全数据或图形的使用

条件和限制条件。 
一般情况下，在无专门的表格查取安全系数时，还可以采用下列方法来确定安全系数。 

（1）静应力条件下，如果塑性材料以屈服极限为极限应力，则对于塑性较好的材料，安全

系数可取 S = 1.2～1.5；对于塑性较差的材料，安全系数可取 S = 1.5～2.5。 
（2）静应力条件下，如果脆性材料以强度极限为极限应力，则安全系数可取 S = 3～4。 
（3）变应力条件下，如果材料以疲劳极限为极限应力，则安全系数可取 S = 1.3～1.7。如果

材料在毛坯制造过程中均匀性较差，计算准确度较低，则安全系数可取 S = 1.7～2.5。 

2．部分系数法 

部分系数法的实质是用一系列系数分别考虑各种因素的影响，然后取其乘积来综合表示总

的安全系数。例如，当零件的重要程度系数为 S1、零件材料的不均匀性能系数为 S2、零件载荷

计算的不准确度为 S3、零件工况系数为 S4 时，该零件的总的安全系数为[S] = S1 × S2 × S3 × S4。

值得指出的是，该方法在工程实践中应用不多，原因是各种系数的测取比较困难。 

0.5  机械零件的材料及选用 

0.5.1  机械零件常用材料 

1．金属材料 

在各类工程材料中，以金属材料（尤其是钢铁）使用最广。在机械制造产品中，钢铁材料

占 90％以上。由于合金钢的性能优良，常常用来制造重要零件。 
除钢铁以外的金属材料均称为有色金属。在有色金属中，铝、铜及其合金的应用最多，通

常可用于有减摩及耐腐蚀要求的场合。  

2．高分子材料 

高分子材料通常包含三大类型，即塑料、橡胶及合成纤维。高分子材料有许多优点：来源

广泛，密度小，在适当的温度范围内有很好的弹性，耐腐蚀性好等。但是，高分子材料也有明

显的缺点，如容易老化，不少材料阻燃性差，总体上讲耐热性不好。  
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3．陶瓷材料 

陶瓷材料的主要特点是：硬度极高，耐磨，耐腐蚀，熔点高，刚度大，以及密度比钢铁低

等。目前，陶瓷材料已广泛应用于密封件、滚动轴承和切削刀具等结构中。但是，陶瓷材料的

主要缺点是比较脆，断裂韧度低，价格昂贵，加工工艺性差等。 

4．复合材料 

复合材料的主要优点是有较高的强度和弹性模量，而质量又特别小；但也有耐热性差，导

热和导电性能较差的缺点。此外，复合材料的价格比较贵。所以，目前复合材料主要用于航空、

航天等高科技领域。在民用产品中，复合材料的应用也越来越广泛。 

0.5.2  机械零件材料的选用 

由于钢铁材料在机械设计中是应用最多和最广的材料，所以下面就金属材料（主要是钢铁）

的一般选用原则介绍如下。 

1．零件的工作情况 

在湿热环境下工作的零件，其材料应有良好的防锈和耐腐蚀的能力，可以选用不锈钢、铜

合金等。 
工作温度对材料选择的影响，一方面要考虑互相配合的两个零件，其材料的线膨胀系数不

能相差过大；另一方面也要考虑材料的力学性能随温度而改变的情况。 
在零件工作中有可能发生磨损之处，要提高其表面硬度，以增强耐磨性。因此，应选择适

于进行表面处理的淬火钢、渗碳钢、氮化钢等品种。 

2．考虑载荷、应力的大小和性质 

主要从强度的角度来考虑，应在充分了解材料的力学性能的前提下进行选择。原则上，脆

性材料只适合用来制造在静载荷下工作的零件。在有些冲击的情况下，应以塑性材料作为主要

使用的材料。 
另外，金属材料的性能一般可通过热处理加以提高和改善，因此，要充分利用热处理的手

段来发挥材料的潜力。 

3．零件的尺寸及质量 

材料的品种及毛坯制取方法与零件的尺寸及质量有密切的关系。当用铸造材料制造毛坯

时，一般可以不受尺寸及质量大小的限制；而当用锻造材料制造毛坯时，则必须注意锻压机械

及设备的生产能力。 
此外，零件尺寸和质量的大小还与材料的强重比有关，应尽可能选用强重比大的材料，以

便减小零件的尺寸和质量。 

4．零件结构的复杂程度及材料的可加工性 

结构简单的零件可用锻造法制取毛坯，结构复杂的零件宜选用铸造毛坯。单件小批量生产

时，零件可用板材经焊接而成。 
铸造材料的工艺性是指材料的液态流动性、收缩率、偏析程度及产生缩孔的倾向性等；锻

造材料的工艺性是指材料的延展性、热脆性及冷态和热态下塑性变形的能力等；焊接材料的工

艺性是指材料的焊接性及焊缝产生裂纹的倾向性等；材料的热处理工艺性是指材料的可淬性、
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淬火变形倾向性及热处理介质对其的渗透能力等；材料切削加工工艺性是指材料的硬度、易切

削性、冷作硬化程度及切削后可能达到的表面粗糙度等。 
在材料手册中，对上述各点均有简明的介绍，可以从手册中查取所需的数据。  

5．材料的经济性 

（1）材料本身的相对价格。在满足使用要求的前提下，宜选用价格低廉的材料。 
（2）考虑材料的加工费用。如制造某些箱体类零件，虽然铸铁比钢板的价格低廉，但在批

量小时，选用钢板焊接反而比较有利，因其可以省掉铸模的生产费用。 
（3）考虑材料的利用率。采用无切屑或少切屑毛坯（如精铸、模锻、冷拉毛坯等），可以

提高材料的利用率。此外，在结构设计时也应设法提高材料的利用率。 
（4）采用组合结构。如火车车轮是在一般材料的轮芯外部热套上一个硬度高而耐磨损的轮

箍，这种选材的方法常称为局部品质原则。 
（5）节约稀有材料。如用铝青铜代替锡青铜制轴瓦，用锰硼系合金钢代替铬镍系合金钢等。 
（6）考虑材料的供应状况和采购管理的方便性。选材时还应考虑当时当地材料的供应状况，

材料品种的尽量统一性，规格的集中性等。 

0.6  机械零件设计中的标准化 

所谓标准化是指以制定标准和贯彻标准为主要内容的一系列活动过程。就机械零件设计而

言，其标准化特指零件设计中应当遵循和执行的相关标准。这些标准按照我国的标准层次分为

国家标准、行业标准、地方标准和企业标准四个层级；按照标准实施的强制程度分为强制性标

准（GB）和推荐性标准（GB/T）两类。强制性标准是产品设计、制造过程中必须遵守和执行

的标准，而推荐性标准是鼓励企业采用的标准。 
为了增强我国的机电产品在国际市场中的竞争力，国家鼓励企业积极采用国际标准，近年

来所修订的许多国家标准都采用了相应的国际标准，因此设计者应当熟悉现行的相关标准，才

能在设计工作中体现设计的先进性。 
对于机械零件的设计工作来说，标准化的作用是很重要的。零件设计标准化的优越性体现

在：①能以集中的方式加工制造零件，可以提高零件质量，降低成本；②统一了材料和零件的

性能指标，提高了零件性能的可靠性；③采用了标准结构及零部件，可以简化设计工作，缩短

设计周期，提高设计质量，同时简化了机器的维修工作。 
下面是一些有关机械零件设计中经常用到的设计标准的简介，设计者在进行相关设计时应

当遵守执行和加以运用。 

0.6.1  极限与配合 

所谓极限与配合指的是在大规模生产状态下，要求组成机器的零件具有互换性，以便在

机器装配时不需要选择或附加加工就能达到预期的装配技术要求，实现机器应当具有的相应

功能。 
实现机械零件互换性的前提是必须保证一批零件的尺寸精度、几何形状、相互位置及表面

粗糙度的一致性，然而任何零件生产过程中，其技术精度指标（如尺寸精度）只可能介于两个

极限值之间，这两个极限值称为公差。为此，互换性要求建立起统一的、标准化的极限与配合
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制度，在我国颁布的极限与配合（GB/T 1800～1803—1999、GB/T 1804—2000）就是采用国际

公差制的国家标准。 
孔和轴的配合是机械零件设计中最为常见的配合。孔轴配合一般具有三种类型，即间隙配

合（孔轴之间有相对运动，如轴颈与滑动轴承孔的配合，属于动连接）、过盈配合（孔轴之间无

相对运动，如火车车轮与轴的配合，属于静连接）、过渡配合（孔轴之间可能有间隙，也可能有

过盈，如齿轮与轴的配合，属于要求具有良好同轴性又便于装拆的静连接）。孔轴配合的种类如

图0-4所示。 

 
图 0-4  配合种类 

设计给定的尺寸为基本尺寸（图0-4中用零线表示其位置），由代表上下偏差的两条直线所

限定的区域称为公差带。国家标准规定：孔、轴公差带位置各有 28 个，分别用便于识别的拉丁

字母的大、小写表示（读音仍为英语读音），同时规定了 20 个公差等级（即尺寸精度等级，用

阿拉伯数字表示，用字母和数字的组合构成了孔、轴的公差等级。例如，H8 表示孔的公差带为

H，尺寸精度等级为 8 级。 
机械设计及制造中最为常用的公差等级是 4～11 级，其中 4 级和 5 级用于特别精密的零件；

6 级、7 级和 8 级用于重要的零件，在目前应用最为广泛；9 级、10 级用于中等精度要求或中等

速度的零件；10 级、11 级、12 级主要用于低精度零件，可以直接采用型材、精密锻件、精密

铸件等。 
孔轴配合的配合制度有基孔制和基轴制两种。基孔制配合中的孔是基准孔，其下偏差为零，

代号为 H，通过改变轴的公差带位置来实现不同的孔轴配合；基轴制的轴是基准轴，其上偏差

为零，代号为 h，通过改变孔的公差带位置来实现不同的孔轴配合。值得指出的是，在选择基

孔制还是基轴制的问题上，工程设计中广泛采用的是基孔制，原因是基于基孔制可以减少对孔

加工刀具数量的要求；另外，就是孔的加工比轴的加工困难，因此采用加工难度低的各种轴来

与孔配合更加方便。 
各种加工方法能够达到的公差等级、公差等级的运用、配合尺寸等级的应用如表 0-5、表 0-6、

表 0-7 所示，设计时可以参考选用。 

表 0-5  各种加工方法能够达到的公差等级 

  公差等级 
 

加工方法 
01 0 1 2 3 4 5 6 7 8 9 10 11 12 13 14 15 16 17 18 

研磨 √ √ √ √ √ √ √              

珩磨      √ √ √ √            

外圆磨       √ √ √ √           

平面磨       √ √ √ √           
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（续表） 
  公差等级 
 

加工方法 
01 0 1 2 3 4 5 6 7 8 9 10 11 12 13 14 15 16 17 18 

金刚石车       √ √ √            
金刚石镗       √ √ √            
拉削       √ √ √ √           
铰孔        √ √ √ √ √         
精车精镗         √ √ √          
粗车            √ √ √       
粗镗            √ √ √       
铣          √ √ √ √        
刨、插            √ √        
钻削            √ √ √ √      
冲压            √ √ √ √ √     
锻造                 √ √   
砂型铸造                √ √    
金属型铸造                √ √    
气割                 √ √ √ √ 

表 0-6  公差等级的应用 

    公差等级 

应用 
01 0 1 2 3 4 5 6 7 8 9 10 11 12 13 14 15 16 17 18 

块规 √ √ √                  
量规   √ √ √ √ √ √ √            
配合尺寸       √ √ √ √ √ √ √ √       
高精密零件    √ √ √ √              
非配合尺寸              √ √ √ √ √ √ √ 
原材料          √ √ √ √ √ √ √     

表 0-7  配合尺寸 5～12 级的应用 

公差等级 应用 

5 级   主要用于配合公差、形状公差要求很小的配合，配合性质稳定，用于在机床、发动机、仪表等的重要部位。

例如，机床尾架与套筒、精密丝杆轴颈等 

6 级   配合性质能够达到较高的均匀性。例如，6 级精度齿轮的基准孔，7、8 级精度齿轮的基准轴颈，机床夹具

中导向件的外径尺寸等 

7 级   应用条件与 7 级相似，在一般机械制造中应用最为广泛。例如，联轴器、带轮、凸轮等孔径，机床夹具中

的固定钻套和可换钻套，7、8 级齿轮基准孔 
8 级 属于中等精度尺寸。例如，轴承座衬套宽度方向尺寸，9 级～12 级齿轮基准孔，11 级～12 级齿轮基准轴 

9 级、10 级 属于低精度尺寸。主要用于轴套外径与孔、单键与花键、空套带轮与轴 

11 级、12 级   配合精度很低，装配后可能产生很大间隙，适用于基本上没有什么配合要求的场合。例如，机床上法兰盘

与止口、滑块与滑移齿轮、冲压加工中的配合件 

0.6.2  表面粗糙度 

所谓表面粗糙度是指零件表面的微观几何形状误差，它是零件加工后在零件表面留下的细

微而凹凸不平的刀具痕迹。 
表面粗糙度的评定指标很多，常用的评定参数之一是轮廓算术平均值 Ra（单位为μm）。国

家标准已经对 Ra 值作了相应的规定。零件表面粗糙度的经济加工方法及应用见表 0-8。 
表面粗糙度参数值选用的原则是在满足零件使用功能要求的前提下，所选参数的允许值应

尽量大，以便降低加工难度，降低生产成本。 
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表 0-8  表面粗糙度的经济加工方法及应用 

Ra/μm 加工方法 应用举例 

≤20   粗车、粗刨、粗铣、钻、毛

锉、锯断 
  半成品粗加工的表面、非配合表面。例如，钻孔、齿轮和带轮的侧面、

键槽底面、轴端面、倒角面 

≤10 车、刨、铣、镗、钻、粗铰 
  轴上不安装轴承，齿轮处的非配合表面，紧固件的自由装配表面，轴和

孔上的退刀槽 

≤5   车、刨、铣、镗、磨、拉、

粗刮、滚压 
  半精加工表面，箱体、支架、套筒等和其他零件结合而无配合要求的表

面，需要发蓝的表面 

≤2.5   车、刨、铣、镗、磨、拉、

刮、挤压 
接近于精加工表面。例如，箱体上安装轴承的镗孔表面、齿轮的工作面等 

≤1.25   车、镗、磨、拉、刮、精铰、

磨齿、滚压 
  圆柱销、圆锥销、与滚动轴承配合的表面、卧式车床导轨表面、内花键

及外花键定心表面 

≤0.63   精铰、精镗、磨削、刮研、

滚压 
  要求配合性质稳定的表面、工作时受交变应力的重要零件、较高精度车

床的导轨面 

≤0.32   精磨、研磨、珩磨、超精加

工 
  精密机床主轴锥孔、顶尖圆锥面、发动机曲轴轴颈及凸轮轴轴颈、高精

度齿轮齿面 

≤0.16 精磨、研磨、普通抛光 
  精密机床主轴轴颈、一般量规工作表面、发动机汽缸套内表面、活塞销

外圆表面 

≤0.08～0.04 超精磨、精抛光、镜面磨削 精密机床主轴轴颈表面、滚动的轴承滚珠、高压油泵柱塞和柱塞套的配合 

0.6.3  优先数系和优先数系标准 

工程设计中各种技术参数的简化、协调和统一，是标准化的重要内容之一。为使产品的参

数选择能遵守统一的规律，使参数选择从开始之初就纳入标准化轨道，必须对各种技术参数的

数值进行统一的规定，为此国家标准 GB/T 321—1980《优先数和优先数系》就是其中的一个重

要标准，要求在设计中产品的技术参数必须最大限度地采用优先数和优先数系。 
GB/T 321—1980 中规定，以十进制等比数列为优先数系，并规定了 5 个系列，分别用 R5、

R10、R20、R40、R80 表示，其中前 4 个系列作为基本系列，R80 为补充系列，仅用于分级很

细的特殊场合。各个系列的公比为 1.60、1.25、1.12、1.06、1.03。 
例如，R10 系列的数值为 1、1.25、1.6、2、2.5、3.15、4、5、6.3、8、10，其他系列的数

值可查阅相关手册。 
优先数系中任何一个数值称为优先数。对于大于 10 的优先数，可将以上数值乘以 10、100

或 1000 等。按公比计算得到的优先数的理论值，除 10 的整数幂外，都是无理数，工程设计上

不能直接使用，实际应用的都是经过圆整后的近似值。根据圆整的精确程度可分为计算值和常

用值，一般情况下计算值取 5 位有效数值，供精确计算用，而常用值即为经常使用的优先数，

取 3 位有效数值。 

0.7  机械零件的摩擦、磨损和润滑 

0.7.1  机械零件的摩擦 

机械零件中常见的摩擦有两大类，一类叫内摩擦，是指发生在物质内部，阻碍分子间相对

运动的摩擦；另一类叫外摩擦，是指相互接触的两个物体做相对运动或有相对运动趋势时，在

接触表面上产生的阻碍相对运动的摩擦。在外摩擦中，仅有相对运动趋势时的摩擦称为静摩擦，
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产生相对运动时的摩擦称为动摩擦。根据位移形式的不同，动摩擦又分滑动摩擦和滚动摩擦，

两者的机理与规律完全不同。本节仅讨论滑动摩擦。 

根据摩擦面间摩擦状态的不同（即润滑油量多少及油层厚度大小），滑动摩擦又可分为干

摩擦、边界摩擦、流体摩擦和混合摩擦，如图0-5所示。 

 
图 0-5  摩擦状态 

干摩擦是指两个摩擦表面间无任何润滑剂或保护膜而直接接触的纯净表面间的摩擦。真正

的干摩擦只有在真空中才能见到，工程实际中并不存在，因为任何零件表面不仅会因氧化而形

成氧化膜，而且或多或少会被含有润滑剂分子的气体所湿润或受到“污染”。机械设计中，通常

把未经人为润滑的摩擦状态作为干摩擦处理[如图0-5(a)所示]。干摩擦的摩擦性质取决于配对材

料的性质，其摩擦阻力和摩擦功耗最大，磨损最严重，零件使用寿命最短，应尽可能避免。 
摩擦表面被吸附在表面的边界膜隔开，摩擦性质取决于边界膜与表面间的吸附性能的摩

擦，称为边界摩擦[如图0-5(b)所示]。 
两个摩擦表面被流体层（液体或气体）隔开，摩擦性质取决于流体内部分子间的黏性阻力

的摩擦，称为流体摩擦[如图0-5(c)所示]。流体摩擦的摩擦阻力最小，理论上没有磨损，零件使

用寿命最长，对滑动轴承来说是一种最为理想的摩擦状态。但流体摩擦必须在载荷、速度和流

体黏度等合理匹配的情况下才能实现。 
摩擦状态处于边界摩擦和流体摩擦的混合状态时的摩擦称为混合摩擦[如图0-5(d)所示]。 

0.7.2  机械零件的磨损 

1．典型磨损过程 

摩擦导致材料的磨损，而磨损将改变零件的尺寸和形状，降低零件工作的可靠性，影响机

械的效率，甚至导致机器的提前报废。因此，设计机器时应考虑如何避免或减缓磨损，以保证

机器达到预期的寿命。 
磨损量可用体积、质量或厚度来衡量。通常

把单位时间内材料的磨损量称为磨损率，用 ε 表
示。磨损率是研究磨损的重要参数。耐磨性是指

磨损过程中材料抵抗脱落的能力，通常用磨损率

的倒数 1/ε 来表示。 
在一定的摩擦条件下，一个零件的磨损过程

大致可分为三个阶段，即磨合阶段、稳定磨损阶

段和剧烈磨损阶段，如图0-6所示。 
通常，磨合阶段又称为跑合阶段，是指机器使用前或使用初期以改善机械零件的适应性、

表面形貌和摩擦相容性为特征的运行过程。磨合阶段初期，因机械加工后零件的摩擦表面上存

在高低不等的轮廓峰，摩擦副实际接触面积较小，压强较大，故磨损速度快。随着磨合的进行，

峰尖高度的降低，峰顶半径的增大，表面粗糙度的减小，实际接触面积的增加，磨损速度逐渐

 
图 0-6  机件的磨损量与工作时间的关系 
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减缓。因此，磨合期应由轻至重、缓慢加载，并注意润滑油的洁净，防止杂物进入摩擦面而造

成严重磨损和剧烈发热。值得指出的是，当磨合阶段结束后，应将润滑油全部更新。 
稳定磨损阶段磨损曲线的斜率近似为一个常数，斜率越小，磨损率越小。在稳定磨损阶段，

零件的工作时间即为零件的使用寿命，若磨损率越小，零件的使用寿命越长。 
剧烈磨损阶段即零件表面的失效阶段。零件工作一定时间后，精度下降，间隙加大，润滑

状态恶化，磨损速度急剧增大，从而产生振动、冲击和噪声，致使零件迅速报废。因此，一旦

进入该阶段，就必须及时停机维修。 
正常情况下，零件经过磨合期后即进入稳定磨损阶段，但在初始压力过大、速度过高、润

滑不良时，磨合期很短并立即转入剧烈磨损阶段，这种情况必须避免。设计或使用机器时，应

力求缩短磨合期，延长稳定磨损期，推迟剧烈磨损期的到来。 

2．磨损分类 

目前，关于磨损分类的理论颇不一致，大体上可概括为两类：一类是根据磨损结果着重对

磨损表面外观的描述，如点蚀磨损、胶合磨损、擦伤磨损等；另一类是根据磨损机理来分类，

如黏着磨损、磨粒磨损、疲劳磨损、侵蚀磨损、腐蚀磨损、微动磨损等。本节仅按后一种分类

进行简要的介绍。 
1）黏着磨损 
在切向力的作用下，摩擦副表面的吸附膜和脏污膜遭到破坏，使表面的轮廓凸峰在相互作

用的各点处发生“冷焊”，在相对滑动状态时，材料便从一个表面转移到另一个表面，形成了黏

着磨损。在此过程中，被迁移的材料有时也会再次附着回原表面，出现“逆转移”，或脱离所黏

着的表面而成为游离颗粒。当工作载荷越大、摩擦副表面温度越高时，黏着现象也就越严重，

而黏着磨损严重时甚至会造成运动副咬死。因此，黏着磨损是金属摩擦副之间最为普遍的一种

磨损形式。 
2）磨粒磨损 
从外部进入摩擦面间的游离硬质颗粒（如尘土或磨损造成的金属微粒）或硬的轮廓峰尖，

在较软材料表面犁刨出很多沟纹而引起材料脱落的现象，称为磨粒磨损。 
磨粒磨损与摩擦副材料的硬度和磨粒的硬度有关。为了减小磨粒磨损的危害，通常根据摩

擦副的工作载荷选用合适的材料，并对其进行有针对性的表面热处理；有时根据摩擦副零件的

价值及工况，选用较便宜的材料制造且定期更换易磨损的零件，这样更符合经济性原则。 
3）疲劳磨损 
在变接触应力的作用下，如果该应力超过材料相应的接触疲劳极限，就会在摩擦副表面或

表面以下一定深度处形成疲劳裂纹。随着裂纹的扩展与相互连接，金属微粒便会从零件工作表

面上脱落，导致表面出现麻点状损伤现象，即形成疲劳磨损或称为疲劳点蚀。 
4）浸蚀磨损 
浸蚀磨损是零件表面与液体做相对运动所引起的表面损伤现象，又称为气蚀。常发生在水

泵零件、水轮机叶片和船舶螺旋桨等表面。 
其磨损过程大致是：液体与零件表面接触并做相对运动，当接触的局部压力低于液体的蒸

发压力时，将形成气泡。另外，溶解在液体中的气体也会析出而形成气泡。一旦气泡流动到高

压区，当液体压力超过气泡压力时，气泡便溃灭，溃灭的瞬间将产生高温和极大的冲击力。在

气泡的形成和溃灭的反复作用下，零件表面产生疲劳破坏，形成麻点直至扩展为海绵状空穴，

是疲劳磨损的一种派生形式。 
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5）腐蚀磨损 
摩擦过程中，金属与周围介质（如空气中的酸、润滑油等）发生化学或电化学反应而引起

的表面损伤，称为腐蚀磨损。其中氧化磨损最为常见，这是因为金属摩擦副在氧化性介质中工

作时，接触表面反复生成、磨去氧化膜的磨损现象，实际上是化学氧化和机械磨损两种作用相

继进行的过程。氧化磨损的大小取决于氧化膜的联结强度和氧化速度。 
6）微动磨损 
微动磨损是两个相互接触的零件做振幅很小的相对运动而产生的磨损现象。常发生在相对

静止或近似相对静止的结合面中，如过盈连接的结合面、摩擦离合器中摩擦盘的结合面等。微

动磨损的产生过程是：在载荷作用下，相互配合表面的接触峰点形成黏着结点，当接触表面受

到外界微小振动时，虽然相对滑移量很小，但黏着结点仍受剪切而脱落。随后剪切面和脱落的

颗粒又逐渐被氧化并发生氧化磨损。氧化颗粒残留在结合面间起磨料作用，又使其表面产生磨

粒磨损。另外，微动磨损点成为应力集中源，产生疲劳裂纹，裂纹的扩展，最终导致表面完全

破坏。可见，微动磨损是黏着磨损、磨粒磨损、腐蚀磨损和疲劳磨损复合作用的结果。由于它

常与腐蚀结合在一起，因此又称为微动腐蚀磨损。 

3．减轻磨损的途径 

针对上述各类磨损，工程实际应用中一般可以采用如下措施来减小磨损。 
（1）合理选择摩擦副材料组合。合理的材料组合应满足：磨损率尽可能小；除依靠摩擦力

工作的零件外，摩擦系数一般越小越好。由于相同金属比异种金属、单相金属比多相金属黏着

倾向大，脆性材料比塑性材料抗黏着能力高，所以选择异种金属、多相金属、脆性材料有利于

提高抗黏着磨损的能力。采用硬度高和韧性好的材料有益于抵抗磨粒磨损、疲劳磨损和摩擦化

学磨损。提高表面的光洁程度，使表面尽量光滑，同样可以提高耐疲劳磨损能力。 
（2）润滑是减小摩擦和磨损的最有效的方法。合理选择润滑剂及添加剂，适当选用高黏度

的润滑油，在润滑油中使用极压添加剂或采用固体润滑剂，可提高耐疲劳磨损的能力。 

（3）生成表面膜。利用表面膜剪切阻力低的特性，达到减小摩擦和磨损的目的。常用生成

表面膜的方法有三种：一是在润滑油中掺入极压添加剂，使其与金属发生化学反应而在金属表

面生成氯化物膜或硫化物膜；二是用石墨或二硫化钼等固体润滑剂涂于金属表面形成表面膜；

三是用铅之类的软金属，使其在摩擦表面生成表面膜。 
（4）以滚动接触代替滑动接触。用球或圆柱等滚动体置于相对运动的表面之间，改滑动为

滚动，能较好地减小摩擦和磨损。 
（5）建立压力油膜。在摩擦副表面间建立一层具有一定压力的润滑油膜，将两个金属摩擦

表面完全隔开，使外摩擦转化为油膜内油层之间的内摩擦，理论上可完全避免磨损。 
（6）进行表面处理。对摩擦表面进行热处理（表面淬火等）、化学处理（表面渗碳、氮化

等）、喷涂、镀层等也可提高摩擦表面的耐磨性。 
（7）注意控制摩擦副的工作条件。对于一定硬度的金属材料，其磨损量随着压强的增大而

增加，因此设计时一定要控制最大许用压强。另外，表面温度过高易使油膜破坏，发生黏着，

还易加速摩擦化学磨损的进程，所以应限制摩擦表面的温升。 
（8）采用弹性元件。对于相对滑动行程很短的零部件，可利用弹性元件的变形实现相对运

动，从而避免零部件表面的摩擦和磨损。 
（9）建立电磁场。在摩擦副的固体表面之间建立静电场或磁场，将固体表面完全分开，以

避免摩擦和磨损。磁悬浮列车就是一个例子。 
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0.7.3  机械零件的润滑 

相对运动的零件之间都要采用一定的润滑方式来减小运动阻力，延长零件工作时间，减小

零件表面的磨损。零件间的润滑主要采用润滑剂来承担润滑功能。常用的润滑剂可分为液体润

滑剂、半固体润滑剂、固体润滑剂和气体润滑剂四种基本类型，其中以液体润滑剂应用最为广

泛。任何气体都可作为气体润滑剂，其中用得最多的是空气，它主要用于高速轻载场合，如磨

床高速磨头的空气轴承。 

1．润滑油 

液体润滑剂中应用最为广泛的是润滑油，它包括有机油、矿物油和合成油。有机油主要是

动植物油，边界润滑时有很好的润滑性能，但来源有限，价格较高，稳定性差，所以使用不多，

常作为添加剂使用。矿物油主要是石油产品，具有品种多，黏度大小范围宽，适用范围广，成

本低，稳定性好，防腐蚀性强等特点，故应用最多。合成油是通过化学合成方法制成的新型润

滑油，它能满足矿物油所不能满足的某些特殊要求，如高温、低温、高速、重载等。由于它主

要针对某种特定需要而生产，适用面窄，成本又很高，故一般机器中应用较少。 

2．润滑脂（半固体润滑剂） 

润滑脂是在润滑油中加入稠化剂（如钙、锂、钠的金属皂）而制成的膏状混合物，俗称黄

油或干油。 
根据调制润滑脂所用皂基的不同，润滑脂可分为：①钙基润滑脂，它具有良好的抗水性，

但耐热能力差，工作温度不宜超过 55～65℃；②钠基润滑脂，它具有较高的耐热性，工作温度

可达 120℃，但抗水性差，比钙基润滑脂防锈能力强；③锂基润滑脂，它既能抗水，又耐高温

（可达 145℃），是一种多用途的润滑脂；④铝基润滑脂，它具有良好的抗水性，对金属表面有

很高的吸附能力，防锈能力强。 

3．固体润滑剂 

固体润滑剂是利用固体粉末或薄膜将摩擦表面隔开，以达到减小摩擦和磨损的目的，主要

用于怕污染、不易维护和特殊工况（如载荷极大、速度极低、低温、高温、抗辐射、太空或真

空等）中。 

固体润滑剂的材料有无机化合物、有机化合物和软金属等。无机化合物有石墨、二硫化钼、

二硫化钨、硼砂、氮化硼、硫酸银等。石墨和二硫化钼都是惰性物质，热稳定性好。有机化合

物有聚合物、金属皂、动物蜡、油脂等。聚合物包括聚四氟乙烯、聚氯氟乙烯、尼龙等。软金

属有铅、金、银、锡、铟等。 
选用润滑剂时，既要考虑具体零部件对润滑性能的要求，又要注意具体工况对润滑剂的影

响，下面分别进行简要介绍。 
1）润滑油的选用 
选用润滑油主要是确定油品的种类和牌号（黏度）。通常根据机械设备的工作条件、载荷

和速度，先确定合适的黏度范围，再选择适当的润滑油品种。选用润滑油的基本原则是： 

（1）当高温、重载、低速，或工作中有冲击、振动、运转不平稳，并经常启动、停车、反

转、变载、变速，或摩擦副间隙较大、表面粗糙时，选用黏度较高的润滑油； 
（2）当高速，轻载，低温，采用压力循环润滑、滴油润滑等时，选用黏度较低的润滑油。 
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2）润滑脂的选用 
润滑脂在一般转速、温度和载荷条件下应用较为广泛，特别是滚动轴承的润滑。选用润滑

脂的基本原则是： 
（1）当高速重载（ 34.9 10 MPap > × ）或有严重冲击振动时，选用锥入度较小的润滑脂；当

中等载荷（ 32.9 10p = × ～ 34.9 10 MPa× ）和轻载时，一般选用 2 号脂； 
（2）当温度、速度较高时，选抗氧化性好、蒸发损失小、滴点高的润滑脂； 
（3）对于滚动轴承，若 375 10 mm r/ mindn > × ⋅ （ d 为轴径， n为转速），则一般选用 3 号

脂；若 375 10 mm r/ mindn < × ⋅ ，则选用 1 或 2 号脂； 
（4）在潮湿和有水的环境下，选用抗水性好的润滑脂。 

0.8  现代机械设计方法概述 

所谓现代机械设计方法通常是相对于传统的设计方法而言的。由于现代设计方法正在不断

发展，人们对它的内涵看法不一，尚无明确的域界。但从它的特征和发展动向看，现代机械设

计方法是运用现代应用数学、应用力学、微电子学及计算机信息科学等方面的最新成果与手段

来实现机械设计的创新的。下面简要介绍一些现代机械设计的方法。 

1．优化设计方法 

优化设计是将最优化的数学理论应用于设计领域而形成的一种设计方法。该方法是将设计

问题的物理模型转化为数学模型，选用适当的优化方法，借助计算机求解该数学模型，从而获

得最佳设计方案。 

2．可靠性设计方法 

机械可靠性设计方法是将概率论、数理统计、失效物理和机械学相结合而成的一种设计方

法。其主要特点是将传统设计方法中视为单值而实际上具有多值性的设计变量（如载荷、应力、

强度、寿命等），看成服从某种分布规律的随机变量，用概率统计方法设计出符合机械产品可靠

性指标要求的零部件和整机的主要参数及结构尺寸。 

3．模块化设计方法 

模块化设计是在对一定应用范围内具有不同的功能，或具有相同功能但性能与规格不同的

机械产品进行功能分析的基础上，划分并设计出一系列功能模块，然后通过模块的选择和组合

构成不同产品的一种设计方法。 

4．有限元分析方法 

有限元分析方法是随着电子计算机的发展而迅速发展起来的一种现代设计计算方法。它的

基本思想是：把连续的介质（如零件、结构等）看成由在有限个节点处连接起来的有限个小块

（称为元素）所组成，对每个元素，通过取定的插值函数将其内部每一点的位移（或应力）用元

素节点的位移（或应力）来表示。再根据介质整体的协调关系，建立包括所有节点的位移（或

应力）未知量的联立方程组，最后用计算机求解该联立方程组，以获得所需要的解答。当元素

足够小时，可以得到十分精确的解答。有限元分析方法适用性极广，不仅可用来计算一般零件
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（二维或三维）、杆系结构、板与壳等问题的静应力或热应力，还可计算它们的弹塑性、蠕变、

大挠度变形等非线性问题，以及振动、稳定性等问题。 

5．计算机辅助设计 

计算机辅助设计（简称 CAD）是利用计算机运算快速准确、存储量大、逻辑判断功能强等

特点进行设计信息处理，通过人机交互作用完成设计工作的一种设计方法。一个完备的 CAD
系统由科学计算、图形系统和数据库三方面组成。CAD 还可与计算机辅助制造（CAM）结合

而形成 CAD/CAM 系统，可进一步与计算机辅助检测（CAT）、计算机管理自动化结合而形成

计算机集成制造系统（CIMS），综合进行市场预测、产品设计、生产计划、制造和销售等一系

列工作，实现人力、物力和时间等各种资源的有效利用，使企业总效益达到最高。 
其他现代机械设计方法，可参阅相关文献。 

习题与思考题 

0-1  机器由哪几部分构成？各部分的功用是什么？什么叫部件？什么叫零件？它们之间有何联系？ 

0-2  机械零件设计应满足的基本要求有哪些？机械零件的主要失效方式有哪些？ 

0-3  机械零件设计时应从哪几个方面考虑其结构工艺性？ 

0-4  机械零件选材的一般原则是什么？ 

0-5  机械零件设计的一般步骤是什么？ 

0-6  机械零件的选材应考虑哪些基本原则？ 

0-7  机械零件的应力种类有哪些？零件强度计算有哪几种方式？各种方式的适用场合如何？ 

0-8  机械零件的磨损表现有哪几种形式？ 

0-9  如何根据零件的工作状态合理选用润滑剂？ 

0-10  减小机械零件磨损的基本手段有哪些？ 

0-11  何谓基孔制？何谓基轴制？为什么工程设计中要优先采用基孔制？ 

0-12  何谓优先数和优先数系？优先数系是如何构成的？ 



 

 
 
 
 
 
 
 
 
 

 
 
众所周知，机构是由构件组成的。机构中的各构件为完成功能要求，它们之间有确定的相

对运动。因此，研究和讨论构件按照何种条件进行相应组合才具有确定的相对运动，对于分析

现有机构或者重新设计新机构都是非常重要和必要的，否则机构的各个构件任意拼接或组合，

重者不能产生相对运动，轻者即便能够产生运动，但其运动将不具有确定性。鉴于此，对机构

的结构进行分析研究主要应包含以下几个方面。 
首先，是研究机构的组成及其具有确定运动的条件。只有机构的组成合理，才能实现机构

确定的相对运动，也才能实现预期的动力和运动传递。 
其次，是要根据结构特点进行机构的结构分类。如此可以对同一类机构用相同的方法进行

研究，从而可以建立起各类机构运动原理、动力分析及运动简图设计的一般方法。 
再次，是要研究机构的组成原理，建立相应的系统结构分析方法。也就是要满足机构运动

的确定性要求，在分析机构组成结构的基础上，合理设计机构结构。 
最后，是研究机构运动简图的绘制方法，从而奠定机构结构分析和运动分析的基础。 
综上所述，本章的学习目的是以机构运动简图为工程语言，探讨机构具有确定相对运动的

条件，从机构的组成原理出发，建立起系统完整的机构结构分析方法，为机构的合理设计和创

新设计打下基础。 

1.1  运动副及其分类 

1.1.1  运动副 

1．运动副 

如图1-1所示，在 Oxy 坐标系中，构件 K 可以随其上一点 S
沿 x 轴方向移动、沿 y 轴方向移动和绕点 S 转动，这种可能出现

的独立运动称为构件的自由度。由此可以得出一个做平面运动的

自由构件具有三个自由度。 
由于机构有许多构件组成，其中的每个构件都以一定的方式与其他构件相互连接，而且这

种连接并不是固定的，而是能产生一定相对运动的连接。 
这种使两个构件直接接触并能产生一定相对运动的连接称为运动副。显而易见，当构件组

成运动副后，各构件的独立运动便受到约束，其自由度也将随之减少。从构件的结构属性看，

  第 1 章     

         平面机构的结构分析 

 
图 1-1  平面运动刚体自由度 



 26 机械设计基础     

两个构件组成的运动副，不外乎是通过点、线、面的接触形式来体现的，因此构件上参与接触

的点、线、面称为运动副元素。 

2．运动副的分类 

运动副按照接触性质，通常分为低副和高副两类。 
1）低副 
机构中两个构件通过面接触形式组成的运动副称为低副。平面机构中的低副有回转副和移

动副两种。 
（1）回转副  组成运动副的两个构件只能在一个平面内相对转动，此种运动副称为回转副

（也称为铰链），如图1-2 所示。在图1-2(a)中，轴承 1 与轴 2 组成回转副，轴承 1 是固定的，称

其为固定铰链；在图1-2(b)中，构件 1 和构件 2 虽然也组成回转副，但其两个构件均未固定，

故称其为活动铰链。 
（2）移动副  组成运动副的两个构件只能沿某一轴线相对移动，将此种运动副称为移动副，

如图1-3所示。 

                    
                 图 1-2  回转副                                        图 1-3  移动副 

2）高副 
两个构件通过点或线接触组成的运动副称为高副，如图1-4所示。图1-4(a)中的火车车轮与

铁轨的接触点 D，图1-4(b)中凸轮与从动件的接触点 D，图1-4(c)中齿轮 1 和齿轮 2 的接触点 D
均组成高副形式。组成平面高副的两个构件之间的相对运动均是沿其接触点 D 处的切线 k—k
方向的相对移动和在平面内的相对转动。 

 
图 1-4  平面高副 

值得指出的是，在平面运动机构中，在承受同样载荷的情况下，由于高副的单位接触面积

上的压力远大于低副，故高副较易磨损。 
在机械中除上述平面运动副外，还能经常遇到如图 1-5 所示的球面副和螺旋副。对于这些
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运动副，其两个构件之间的相对运动是空间运动，故属于空间运动副。空间运动副显然超出了

本章的研究范围，在此不再赘述。 

 
图 1-5  球面副和螺旋副 

1.1.2  机构中构件的分类 

两个及两个以上的构件通过运动副连接而成的系统称为运动链。 
如果运动链中各构件构成首末封闭的系统，则该运动链称为闭式运动链；如果运动链中各

构件未构成首末封闭的系统，则该运动链称为开式运动链。在工程应用中，闭式运动链广泛应

用于各种机构中，而开式运动链则应用于少数机构中，如机械手、挖掘机等。 
下面介绍机构中各构件的组成及其特点。 

（1）机架（固定件）是用来支承活动构件的构件，通常是机构中用来研究各构件相对运动

的参考坐标系，常在该构件上加斜线表示。 
（2）原动件是机构中按给定运动规律独立运动的构件，其运动是由外界输入，又称为输入

构件。 
（3）从动件是机构中随着原动件的运动而运动的其余构件。在从动件中，实现输出机构预

期运动的从动件称为输出构件，其余的从动件则起到传递运动的作用。 
例如，在图0-1 所示的单缸四冲程内燃机中，汽缸 5 为固定件，活塞 4 为原动件，曲轴 1

为从动件中的输出构件，而连杆 3 则为起到传递运动的从动件。 

1.2  机构运动简图 

1.2.1  运动副及常用构件的画法 

实际构件的外形和结构往往很复杂，为便于研究机构的运动，使问题简化，可以将与运动

无关的因素抛开，用简单的线条和符号来表示构件和运动副，并按一定的比例关系表示各运动

副之间的相对位置关系，绘制出机构的简单图形，使之能准确表达机构运动特性，此种表达机

构结构的简单图形称为机构运动简图。 
机构运动简图中的运动副表示方法如下。 
如图 1-6(a)～(c)所示，当两个构件组成回转副时，用圆圈表示回转副，其圆心代表相对转

动的轴线。如果组成回转副的两个构件都是活动件，则用图1-6(a)表示；如果其中一个为机架，

则在代表机架的构件上加上斜线，如图1-6(b)、(c)所示。 



 28 机械设计基础     

两个构件组成移动副的表示方法如图1-6 中的(d)、(e)、(f)所示。请注意，移动副的导路必

须与相对移动方向一致（其中画有斜线同样为机架）。 
两个构件组成高副的表示方法如图 1-6(g)所示。 

 
图 1-6  平面运动副的表示方法 

表 1-1 中列出了常见平面机构的画法。国家标准 GB 4460—1984 对平面机构运动简图有详

细明确的规定，读者需要时可查阅相关标准。 

表 1-1  常见平面机构画法 
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1.2.2  机构运动简图的绘制 

下面举例说明机构运动简图的绘制方法和步骤。 
【例 1-1】 图 1-7(a)所示的是小型压力机的结构示意图。试绘制其机构运动简图。 
解： 
1）分析机构运动 
首先查找机构的机架、原动件和从动件中的输出构件（执行构件），然后从原动件出发，

沿着运动传递路线逐个给构件编号，以确定机构所包括的构件数目。 
在图1-7(a)中，本小型压力机由齿轮 1 为原动件，冲杆 10 为输出构件，齿轮 1 与偏心轮 2、

齿轮 7 与凸轮 8 分别固连为一个构件。齿轮 1 和偏心轮 2 以角速度ω 转动，经连杆 3 带动滑杆 4
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往复移动，同时齿轮 1 与齿轮 7 啮合，使凸轮 8 做圆周运动，连杆 5 在滑杆 4 和凸轮 8 的共同

作用下做平面运动，通过滑杆 9 使冲杆 10 做预定规律的往复直线运动。 

 
图 1-7  小型压力机 

2）确定运动副的类型 
从原动件开始，沿着运动传递路线，逐个识别和确定连接相邻构件的运动副类型，并对转

动副依次标注字母（如 A、B、C……），最后确定各类运动副的数目。 
在图1-7(a)中，齿轮 1 和偏心轮 2 相对机架 11 做转动，故与机架 11 构成转动副。同样不难

看出，偏心轮 2 与连杆 3、连杆 3 与滑杆 4、滑杆 4 与连杆 5、连杆 5 与滚子 6、齿轮 7 与机架

11、凸轮 8 与机架 11，滑块 9 与冲杆 10 也组成转动副；滑块 4 相对机架 11 移动而组成移动副，

连杆 5 与滑块 9、冲杆 10 与机架 11 也构成移动副；滚子 6 与凸轮 8，以及齿轮 1 与齿轮 7 分别

组成凸轮副和齿轮副。由此可以确定该小型压力机由 7 个转动副、3 个移动副和 2 个平面高副

组成。 
3）选择投影平面，绘制机构草图 
对于平面机构，一般选择其运动平面为投影面即可。根据选定的投影平面，先在草稿纸上

按规定的符号画出机构运动副的位置图，再以简单的线条连接，然后量取有关运动副之间的真

实尺寸并标注在机构草图上。 
4）确定比例尺，绘制机构运动简图 
根据机构真实尺寸及国标规定的图幅大小，选取合适的比例尺（构件实际长度/构件图示尺

寸）。令原动件相对机架处于某一位置，按选定的比例尺绘制机构运动简图。要求简图上要给构

件编号，给转动副标注字母，并用箭头表示原动件的运动方向。 
该小型压力机的机构运动简图如图1-7(b)所示。 
绘制机构运动简图时，一般要清楚地表示各构件之间的相互位置关系，还应恰当地选择机

构运动的瞬时位置，否则会出现构件之间的相互重叠和交叉，使机构运动简图不易绘制及辨识。

同时，绘制机构运动简图是一个反映机构结构特征和运动本质的过程，也是一个从具体到抽象

的过程，只有结合实际机构多加练习，才能熟练掌握机构运动简图的绘制技巧和能力。 
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1.3  平面机构的自由度 

1.3.1  平面机构的自由度计算 

机构的各个组成构件之间必须具备确定的相对运动关系，否则将不能实现机构的运动功

能。按照一定结构原理组合起来的构件要能产生相对运动并且具有运动的确定性，就必须通过

计算和分析自由度来判断该机构是否具有确定的运动条件。 
前面已经述及，一个做平面运动的自由构件具有三个自由度。由此可以得出，在平面机构

中，每一个活动构件，当未采用运动副将其连接时，该构件都具有三个自由度（两个移动和一

个转动）。采用移动的运动副形式将两个构件连接起来后，此两个构件的相对运动便受到了约束，

相应地，自由度数量也将随之减少。值得注意的是，不同类型的运动副所引入的约束也不同，

因此其保留的自由度也不同。 
从图1-2、图1-3和图1-4中可以看出，回转副约束了两个移动副而保留了一个转动的自由度；

移动副则约束了沿某一轴向的移动和在平面内的转动两个自由度，而保留了沿另一轴向移动的

自由度；高副则只约束了沿接触处公法线方向的自由度，而保留了绕接触处的转动和沿接触处

公切线方向移动的两个自由度。由此可以得出，在平面机构中，一个低副引入两个约束而使构

件相应地失去了两个自由度，一个高副引入一个约束而使构件相应地失去一个自由度。 
若机构具有 K 个构件，由于固定件（机架）不能运动，因此机构中的活动构件数则为 n = K−1。

当这些构件为自由构件时，它们具有的自由度总数为 3n，当用运动副将它们连接组成机构后，

若机构中具有的低副数为 PL 个，高副数为 PH 个，则该机构中引入的约束总数为 2PL + PH。因

此，活动构件的自由度总数与运动副引入的约束总数之差，就构成了该机构的自由度 F。一般

情况下，有 
                                  L H3 2F n P P= − −  (1-1) 

由式(1-1)可知，机构的自由度 F 取决于活动构件的数目 n，以及机构中运动副的性质（低

副或是高副）和运动副的数目。 
由机构构成属性得知，机构的自由度也就是机构所具有的独立运动的个数，而机构的从动

件并不能独立运动，只有机构的原动件才具备独立运动的特性，而且每个原动件只具有一个独

立运动，因此机构自由度必定等于机构原动件数。下面示出机构自由度数与机构可动性的基本

关系（机构的结构件如图1-8所示）。 

 
图 1-8  机构自由度数与机构可动性的基本关系 

（1）当 F = 0 时[如图1-8(a)所示]，其机构自由度 F = 0，说明该机构不能产生相对运动，为

一个刚性桁架。 
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（2）当 F < 0 时[如图1-8(b)所示]，其机构的自由度 F = −1，说明该机构所受到的约束过多，

使其成为超静定桁架。 
（3）当 F > 0 时[如图1-8(c)、(d)所示]，F > 0 是运动链成为机构的必要条件。对于图1-8(c)

所示的铰链四杆机构，其 F = 1。若取构件 AB 为原动件，采用几何作图得知，对于 AB 的任意

位置，构件 BC 和 CD 均有唯一确定的位置与之对应，表明对于自由度为 1 的机构，若任取某

一个构件为原动件，并给定其运动规律，其他组成构件的运动也随之而确定。对于图 1-8(d)所
示的五杆机构，其 F = 2。若同样地把构件 AB 作为原动件，当 AB 处于图示位置时，其余构件

的位置并不确定（如可以占据 BC、CD、DE，也可以占据 BC′、C D′ ′、 D E′ ），这表明各构件

之间无确定的相对运动。若同时取两个构件为原动件，则各构件之间将具有确定的相对运动。

这也同时说明了对于自由度为 2 的机构，任取某两个活动构件为原动件，并分别给定运动规律，

则该机构将具有确定的运动。 
综上所述，机构具有确定运动的条件是：机构自由度数F > 0，且满足自由度数等于原动件数。 

【例 1-2】 计算图1-9所示的颚式破碎机主体机构的自由度。 

 
图 1-9  颚式破碎机 

解： 
在图1-9所示的颚式破碎机主体机构中，活动构件数 n = 3，机构中包含 4 个回转副，无高

副，PL = 4，PH = 0，故该机构的自由度 F 为 

L H3 2 3 3 2 4 0 1F n P P= − − = × − × − =  

该机构具有一个原动件（即曲轴），故原动件数与机构自由度数相等，机构具有确定的运

动条件。 
【例 1-3】 计算图1-10所示的活塞泵的自由度。 
解： 
活塞泵机构具有的构件数 n = 4，具有 4 个回转副、1 个移动副和 1 个高副，故 PL = 5，PH = 1，

故该机构的自由度 F 为 
L H3 2 3 4 2 5 1 1F n P P= − − = × − × − =  

该机构具有一个原动件（即曲轴），故原动件数与机构自由度数相等，机构具有确定的运

动条件。 
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图 1-10  活塞泵 

1.3.2  几种特殊结构的处理 

在应用式(1-1)计算平面机构的自由度时，对于以下几种情况必须加以处理才行。 

1．复合铰链 

复合铰链指的是两个以上构件同时在一个位置上用回转副相连接构成的连接。如图1-11(a)
所示的三个构件汇交连接而成的复合铰链形式，从其图1-11(b)的俯视图中可以看出，该三个构

件组成两个回转副。类似地，可以推导出 S 个构件汇交而成的复合铰链具有（S − 1）个回转副。

因此，在对机构进行自由度计算时应当注意识别回转副，以免把回转副的个数算错。 

2．局部自由度 

机构中经常会出现一种与输出构件运动无关的自由度，将其称为局部自由度。局部自由度

不影响其他构件的运动，但可以改善机构的工作状况（如减小运动中的摩擦阻力等）。局部自由

度在计算机构自由度时应予以排除。在机械中常常存在着局部自由度，如滚动轴承、滚轮及滚

子等。局部自由度的结构如图1-12所示。 

                 
            图 1-11  复合铰链                               图 1-12  局部自由度的结构 

3．虚约束 

在由运动副引入的约束中，有些约束对机构自由度的影响是重复的，这些对机构运动不起
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限制作用的重复约束称为虚约束。虚约束的出现是因为构件之间的几何尺寸为了满足某些特殊

条件。平面机构的虚约束常常出现在下列几种场合。 
（1）两个构件之间组成多个轴线重合的回转副时，只有一个回转副起作用，其余均为虚约

束。例如，由多对轴承支承一根轴，虽有多个回转副，但只能看成一个回转副在起作用。 
（2）两个构件之间组成多个导路平行的移动副时，只有一个

移动副起作用，其余均为虚约束。 
（3）机构中对传递运动不起独立作用的对称结构部分。如

图1-13所示，中心轮 1 经两个对称小齿轮 2 和 3′ 驱动内齿轮 4，
其中有一个小齿轮对运动的传递不起独立作用，但使机构增加了

一个虚约束（加入一个构件增加了三个自由度，组成了一个回转

副和两个高副，引入了一个虚约束）。 
从以上的分析可以看出，虚约束虽然对运动不起作用，但可

以增加机构的刚性和使构件受力均衡，所以机构中的虚约束较为

常见，故只有将机构运动简图中的虚约束加以排除，才能真实地

计算出机构的自由度。 
【例 1-4】 图1-14所示的是圆盘锯主体机构示意图，计算其自由度。 
解： 
该圆盘锯机构中有 7 个活动构件，A、B、C、D 四处均由 3 个构

件汇交成复合铰链，各有 2 个回转副，因此该机构的自由度 F 为 

L H3 2 3 7 2 10 0 1F n P P= − − = × − × − =  

其自由度数与原动件数相等。运动状态为当原动件 8 做转动时，圆盘

中心 E 将沿直线 EE′ 做确定的直线移动。 
【例 1-5】 图 1-12 所示的是滚子从动件凸轮机构示意图，计算其

自由度。 
解： 
如图1-12(a)所示，当原动件凸轮 1 做转动时，通过滚子 3 驱动从

动件 2，以一定的运动规律在机架 4 中做往复移动。因此，从动件 2 为输出件。在该机构中，

无论滚子 3 绕其轴线 C 是否转动或转动快慢，都不会影响到输出件 2 的运动规律，因此可以认

为滚子 3 绕其中心轴线 C 的转动是一个局部自由度，为此当计算该机构的自由度数时应将其排

除。由此可以将该机构演变为图1-12(b)所示的结构，在此结构中，构件数为 2，低副为 2 个，

高副为 1 个，其自由度数为 

L H3 2 3 2 2 2 1 1F n P P= − − = × − × − =  

从以上计算结果可以看出，局部自由度虽然不影响整个机构的运动，但滚子 3 可以使高副接

触处的滑动摩擦变为滚动摩擦，从而减小了磨损。所以，四级机构中常常有局部自由度出现。 
【例 1-6】 图1-15所示的是大筛机构示意图，计算其自由度。 
解： 
该大筛机构中的滚子有 1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，

其中之一应该是虚约束。 
现在将滚子与导杆焊接为一体，去掉移动副 E′，同时在点 C 注明回转副的个数（②），则

图 1-13  虚约束 

 
图 1-14  圆盘锯主体机构 
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大筛机构的结构示意图变为如图1-16(b)所示，此时构件数为 7 个，低副为 9 个（即 7 个回转副

和 2 个移动副），高副为 1 个，故其自由度数为 
L H3 2 3 7 2 9 1 2F n P P= − − = × − × − =  

所以，该大筛机构的自由度数为 2，具有 2 个原动件（即杆 AB 和凸轮）。 

 
图 1-15  大筛机构 

1.4  平面机构组成原理与结构分析 

1.4.1  平面机构的高副低代 

为便于分析和研究含有高副的平面机构，常常将机构中的高副按照一定的条件虚拟地用低

副替代，这种用低副替代高副的方法称为平面机构的高副低代法。在平面机构进行高副低代时

必须满足以下两个条件： 
（1）代替前后，机构的自由度保持不变； 
（2）代替前后，机构的瞬时速度和瞬时加速度不变。 
因平面高副引入了 1 个虚约束，平面低副引入了 2 个虚约束。在替代时，为满足第 1 个条

件，不能直接用 1 个低副替代 1 个高副。为此可以用有 2 个低副的构件代替 1 个高副，使二者

的约束数均为 1，保证了代替前后机构的自由度不变。 
例如，在图1-16所示的平面高副机构中，圆盘构件 1 和 2 在点 B 处接触构成高副。当圆盘 1

绕点 A 转动时，通过两个圆弧在点 B 的高副接触，推动圆盘 2 绕点 C 转动。当机构运动时，两

个圆盘中心的间距 O1O2 始终保持不变，同时 AO1 和 AO2 也保持不变，而且两个圆心的连心线

O1O2 始终为两个圆弧高副接触点 B 的公法线。因此，如果去掉高副 B 而在 O1、O2 间加上一个

构件 4（长度为 LO1O2），则其两端分别在 O1、O2 处与圆盘 1 和 2 以转动副相连接，即用带 2 个

转动副 O1、O2 的构件 4 代替高副 B，得到图1-16(b)所示的铰链四杆机构 AO1O2B。 
此时，代替前后的自由度数均为 1，满足了第 1 个条件；代替后构件 1、2 的运动与原高副

机构中的构件 1、2 的运动完全相同，满足了第 2 个条件。 

 
图 1-16  平面机构的高副低代 
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1.4.2  平面机构的组成原理 

为了设计机构或进行机构的创新设计，有必要研究机构的基本组成原理。前已述及，机构

由机架、原动件、从动件三大部分组成，机构的自由度等于原动件的个数，从动件的自由度数

则为零。从动件部分可以分解为若干不可再拆分的自由度为零的运动链（即杆组）。 
对于平面机构，由式(1-1)可知，全部为低副的基本杆组一定有下式的关系： 

L3 2 0F n P= − =  

即                                    L
3
2

P n=  (1-2) 

因为杆组中构件数 n 和运动副数 PL 都必须为整数，因此 n 与 PL应分别为 2 与 3 的倍数，

即它们之间的组合关系是 n = 2、4、6…, PL = 3、6、9…。所以，最简单的杆组是 n = 2、PL = 3 的

杆组（该杆组每一个构件形成的低副只有 2 个），称为Ⅱ级杆组，常见的Ⅱ级组有图 1-17 所示

的五种形式。 

 
图 1-17  Ⅱ级杆组 

由 n = 3、PL = 6 组成的基本杆组有图1-18所示的两类。

其中，在图1-18(a)所示的基本杆组中包含一个具有 3 个低副

的刚性构件（称为Ⅲ级杆组），在图 1-18(b)所示的基本杆组

中包含一个由 4 个构件组成的封闭四边形（称为Ⅳ级杆组）。

Ⅲ级和Ⅲ级以上的杆组在工程应用上称为高级杆组，其运

动分析和受力分析均较复杂。工程上Ⅱ级杆组应用最为广

泛，而Ⅳ级杆组的应用则较少，Ⅲ级杆组和Ⅳ级杆组有一定

的应用。 
综上所述，任何机构都可以看成由若干个基本杆组依次连接于原动件和机架所组成的，此

为机构的组成原理。基本杆组是研究机构中转换运动和传递动力的部分，是研究机构组成的主

要对象。 
组成机构时，同一杆组的构件不能全连接于另一杆组的构件，因为这种连接将使杆组与连

接构件组成桁架，达不到增添杆组的目的，如图1-19所示。 
在同一组机构中可以包含不同级别的杆组，而机构的级别则由

其所包含最高级别的基本杆组来确定。仅由机架和原动件组成的机

构（如斜面机构等）称为Ⅰ级机构，仅含Ⅱ级杆组的机构称为Ⅰ级

机构，含Ⅰ级杆组和Ⅲ级杆组的机构称为Ⅲ级机构，以此类推。 
此为机构的结构分类原则和方法。 

 
图 1-18  Ⅲ级杆组 

 
图 1-19  两个杆组的错误连接



 36 机械设计基础     

1.4.3  平面机构的结构分析 

在对已有的机构进行运动分析和动力分析之前，一般都要进行机构的结构分析。结构分析

的主要内容是根据机构的组成原理将机构分解为原动件、机架和基本杆组，并确定机构的级别。

机构结构分析的基本步骤是： 
（1）检查并去除机构中的局部自由度和虚约束； 
（2）计算机构的自由度，确定原动件； 
（3）进行高副低代； 
（4）分解杆组； 
（5）确定机构级别。 
在进行杆组的分解时，一般的分解顺序是：从远离原动件的构件开始分解，先试拆Ⅱ级杆

组，在拆不出Ⅱ级杆组时，再试拆Ⅲ级杆组或Ⅳ级杆组。当拆出一个基本杆组后再拆剩余的构

件系统时，仍然要从最简单的Ⅱ级杆组开始试拆，直到只剩下原动件和机架。应该注意到，每

次拆出基本杆组后，剩下的构件系统仍然为机构，其自由度与原机构相同。 
【例 1-7】 试分析图1-20所示的平面机构，并确定该机构的级别。 

 
图 1-20  机构结构分析例图 

解： 
（1）除去该机构中的局部自由度和虚约束[如图1-20(b)所示]。 
（2）计算自由度并确定原动件，则 

L H3 2 3 6 2 8 1 1F n P P= − − = × − × − =  
取构件 1 为原动件。 

（3）进行高副低代[如图1-20(b)所示]。 
（4）分解杆组[如图1-20(c)所示]机构由原动件、机架、一个Ⅱ级杆组和一个Ⅲ级杆组。 
（5）确定机构的级别。由于组成该机构的基本杆组的最高级别是Ⅲ级，所以该机构是Ⅲ级机构。 

1.5  速度瞬心及其在机构速度分析中的应用 

1.5.1  速度瞬心及速度瞬心的求法 

如图1-21 所示，当任意一个刚体 P2 相对另一个刚体 P1 做平面运动时，两者的相对运动可

以看成绕它们之间的某一个重合点 P12 的转动。该重合点 P12 称为瞬时回转中心（或速度瞬心）。 
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由此可以得出瞬心是该两个刚体上瞬时相对速度为零的重合点（即绝对速度相同的重合点）。 
若两个刚体都处于运动状态，则其瞬心称为相对速度瞬心；若其中一个刚体静止而另一刚

体运动，则其瞬心称为绝对速度瞬心。由于静止刚体的绝对速度为零，故绝对瞬心是运动刚体

上瞬时绝对速度为零的点。 
由于产生相对运动的任意两个构件具有一个瞬心，推而广之，当一个机构由 K 个构件组成

时，该机构的瞬心数 N 为 

                                   ( 1)
2

K KN −
=  (1-3) 

从原理上讲，如果两个刚体的相对运动为已知，其瞬心可以由瞬心的定义求得。下面以图1-22
为例来讲解瞬心位置确定方法。 

                  
         图 1-21  相对速度瞬心                                 图 1-22  瞬心位置的确定 

（1）对于图1-22中的(a)，由于两个构件组成回转副，不难看出回转副的回转中心 P12 就是

这两个构件的瞬心。 
（2）对于图1-22中的(b)，当两个构件组成纯滚动高副时，其接触点处的相对速度为零，因

此接触点 P12 即为瞬心。 
（3）对于图1-22中的(c)，当两个构件组成移动副时，由于构件上的所有重合点的相对速度

方向都处于平行于移动方向的状态，所以此时的瞬心 P12

位于移动导路垂线的无穷远处。 
（4）对于图1-22中的(d)，当两个构件组成滑动兼滚

动的高副时，因接触点的相对速度沿其切线方向，因此

瞬心 P12 位于过接触点的公法线 n−n 上，瞬心的具体位

置尚需根据其他条件才能确定。 
对于机构中不直接接触的各个构件，其瞬心可以采

用三心定理来求解。三心定理是指做平面运动的三个构

件共有三个瞬心，且这三个瞬心位于同一条直线上。现

就图1-23对三心定理证明如下。 
构件 1、2、3 彼此做平面相对运动，设构件 3 固定，

不难直观地看出瞬心 P13、P23 的位置如图1-23所示。 

 
图 1-23  三心定理 
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现假设 P12不在直线 P13P23上，此时根据瞬心定义可得
12 12

1 2
P P=v v 。由于

12

1
13 12P P P⊥v , 

12

2
23 12P P P⊥v , 

12

1
Pv 与

12

2
Pv 的方向明显不同，所以

12 12

1 2
P P≠v v ，与原假

设矛盾。 
因此，构件 1、2 的瞬心只能在 P13 与 P23 的

连线上，也即三个瞬心共线。 
【例 1-8】 试求图1-24所示机构的瞬心。 
解： 
该铰链四杆机构的瞬心数为 

( 1) 4 (4 1) 6
2 2

K KN − × −
= = =  

各杆之间构成的回转副瞬心各为 P12、P23、

P34、P14。 
由三心定理得到：P13、P12、P23 必定位于同一条直线上；P13、P14、P34 必定位于同一条直

线上。所以，直线 P13P23 与直线 P14P34 的交点就是瞬心 P13。 
同理，得直线 P14P12 与直线 P34P23 的交点就是瞬心 P24。 
由于此四杆机构中构件 1 是机架，因此 P12、P13、P14 是绝对瞬心，而 P23、P34、P24 是相

对瞬心。 

1.5.2  瞬心在速度分析上的应用 

1．铰链四杆机构 

在图1-24中，P24 是构件 2 和构件 4 上绝对速度相同的重合点，因此可以得到下式： 

24 12 24 24 142 4P P P P Pl lω ω= =v  

经过化简后，得 

                                 24 14

12 24

2 24 14

4 12 24

P P

P P

l P P
l P P

ω
ω

= =  (1-4) 

式(1-4)表明：两个构件的角速度与其绝对瞬心到相对瞬心的距离成反比。结合图示可以看

出，当 P24 在 P14 和 P12 的同侧时，杆 2 和杆 4 的角速度ω 2 和ω4 方向相同，当 P24 在 P14 和 P12

的之间时，杆 2 和杆 4 的角速度ω2 和ω4 方向相反。 
应用与之相类似的方法可以求出其他任意两个构件的角速度的大小和方向。 

2．直动从动件凸轮机构 

在图1-25 中，P13 位于凸轮的回转中心，P23 在垂直于从动件导路的无穷远处。经 P13 作导

路的垂线，其与法线 n−n 的交点就是相对速度瞬心 P12。由此得 

                                  
12 13 122 1P P Plω= =v v  (1-5) 

3．齿轮机构的瞬心 

在图1-26中，回转中心 A、B 是绝对瞬心 P13 和 P23，而相对瞬心 P12 则在过接触点的公法

线 n−n 上且位于 P13 和 P23 的连线上，所以直线 AB 和公法线 n−n 的交点就是瞬心 P12。据此可

以求得 

 
图 1-24  铰链四杆机构的瞬心 
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12 12 13 12 231 2P P P P Pl lω ω= =v  

化简后，得 

                                 12 23

12 13

12 231

2 12 13

P P

P P

l P P
l P P

ω
ω

= =  (1-6) 

从式(1-6)可以看出，组成高副的两个构件，其角速度与连心线被接触点公法线所分割的两

条线段长度成反比。 

              
   图 1-25  直动从动件凸轮的瞬心                          图 1-26  齿轮机构的瞬心 

值得指出的是，用瞬心法求简单机构的速度是很方便和快捷的，但当构件数目较多时，由

于瞬心的数目较多，因此较为费时，而且作图时常常会出现瞬心落在图纸之外的现象。 

习题与思考题 

1-1  绘出题图1-1所示机构的运动简图。 

 
题图 1-1 
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1-2  计算题图1-2所示机构的自由度。若其中有局部自由度和虚约束，需要在图上指出。 

 
题图 1-2 

1-3  求题图1-3所示正切机构的全部瞬心。设 1 10 rad sω = ，求构件 3 的速度 3v 。 

1-4  求题图1-4所示的导杆机构的全部瞬心和构件 1、3 的角速比 1 3ω ω 。 

1-5  题图1-5所示的是摩擦行星传动机构，设行星轮 2 与构件 1、4 保持纯滚动接触。试用瞬心法求轮 1
与轮 2 的角速比 1 2ω ω 。 

                             
         题图 1-3                          题图 1-4                            题图 1-5 

1-6  什么叫运动副？几种平面运动副之间有什么区别？ 

1-7  绘制机构运动简图的原则是什么？机构中哪些是与运动有关的要素？ 

1-8  机构具有确定运动的条件是什么？若不满足这个条件将会出现什么情况？ 

1-9  试说明机构自由度的意义？ 



 

 
 
 
 
 
 
 
 
 

 

 

平面连杆机构是组成机构的众多构件用低副（回转副或移动副）连接而成的平面机构。 
平面连杆机构在各种机械设备和仪器仪表中得到广泛的应用，就其原因是因为低副结构系

面接触，耐磨性好，而且回转副和移动副的接触表面是圆柱面和平面，其制造简单方便，易于

获得较高的制造精度。但平面连杆机构的缺点是低副中存在间隙，数目较多的低副会引起运动

积累误差，而且它的设计比较复杂，难以精确地实现复杂的运动规律。 
最简单的平面连杆机构是由四个构件组成的，简称平面四杆机构。平面四杆机构是组成多

杆机构的基础，其应用非常广泛。故本章重点介绍平面四杆机构的基本类型、特性及常用的设

计计算方法。 

2.1  铰链四杆机构的基本形式与特性 

2.1.1  铰链四杆机构的基本形式 

铰链四杆机构是全部用回转副组成的平面四杆机构，如图2-1所示。机构的固定件 4 为机架，

与机架 4 用回转副连接的构件 1 和构件 3 称为连架杆，未与机架 4 连

接的构件 2 称为连杆。 
连架杆 1 或连架杆 3 如果能绕机架 4 上的回转副中心 A 或 D 做

整周转动，则称其为曲柄，如果仅仅能在小于 360°的某一角度内摆

动，则称其为摇杆。 
就铰链四杆机构而言，机架和连杆总是客观存在的，因此一般按

照连架杆是曲柄或是摇杆将铰链四杆机构分为三种基本类型，即曲柄

摇杆机构、双曲柄机构和双摇杆机构。 

1．曲柄摇杆机构 

在铰链四杆机构中，若两个连架杆中一个为曲柄，另一个为摇杆，则此铰链四杆机构称为

曲柄摇杆机构。一般情况下，曲柄 1 为原动件（通常做匀速转动），摇杆 3 为从动件（通常做变

速往复摆动）。 
图2-2(a)所示的是牛头刨床自动横向进给机构的示意图。图2-2(b)所示的是该曲柄摇杆机构

的运动简图。其工作原理是：当齿轮 1 转动时，驱动齿轮 2（曲柄）转动，通过连杆 3 使摇杆 4
做往复摆动，此时摇杆另一端的棘爪将拨动棘轮，带动送进丝杆做单向间歇运动。 
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              平面连杆机构 

 
图 2-1  铰链四杆机构 
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图 2-3 所示的是雷达天线俯仰角调整机构的示意图。曲柄 1 缓慢地匀速转动，通过连杆 2
带动摇杆 3 在一定的角度范围内摆动，从而实现对雷达天线俯仰角的调整。 

              
图 2-2  牛头刨床自动横向进给机构                  图 2-3  雷达天线俯仰角调整机构 

2．双曲柄机构 

两个连架杆均为曲柄的铰链四杆机构称

为双曲柄机构。在双曲柄机构中，如果两组

对边的构件长度相等，则可得到图2-4(a)所示

的平行双曲柄机构和图 2-4(b)所示的反向双

曲柄机构。前者两个曲柄的回转方向相同且

角速度相等（此种性质称为平行四杆机构的

等时性），后者两个曲柄的回转方向相反且角

速度不相等。 

3．双摇杆机构 

两个连架杆均为摇杆的机构称为双摇杆机构，如图2-5所示。 
图2-6所示的是飞机起落架机构简图。飞机着陆前需要将着陆轮 1 从机翼 4 中推出（实线）；

起飞后为减小阻力，需要将着陆轮 1 收入机翼 4 中（虚线）。 
两个摇杆长度相等的双摇杆机构称为等腰梯形机构。图 2-7 所示的是

汽车前轮转向机构简图，其就是典型的等腰梯形机构应用实例。当汽车转

弯时，与前轮轴固连的两个摇杆的摆角 β 和δ 不相等，如果在任意位置都

能使两个前轮轴线的交点 O 落在后轮轴线的延长线上，则当整个车身绕点

O 转动时，四个车轮都能在地面上做纯滚动，这样便避免了轮胎产生滑动

损伤。 

 
图 2-4  双曲柄机构 

 
图 2-5  双摇杆机构 
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    图 2-6  飞机起落架机构简图                                图 2-7  汽车前轮转向机构 

2.1.2  铰链四杆机构的基本特性 

下面以曲柄摇杆机构为例，对其主要特性进行讨论。 

1．急回运动 

图2-8所示的是一个曲柄摇杆机构。该机构中，曲柄 AB 在一个周转中，有两次与连杆 BC 共线。

在这两个位置上，铰链中心 A 与 C 之间的距离 AC1和 AC2分别为最短和最长，因而摇杆 CD 的位置

C1D 和C2D 分别为其左右两个极限位置，此时摇杆在相隔极限位置之间的夹角ψ称为摇杆的摆角。 

 
图 2-8  曲柄摇杆机构的急回特性 

当曲柄由位置 AB1 顺时针转动到 AB2 时，曲柄转角为 1φ = 180° θ+ ，摇杆摆角为ψ（从左极

限位置摆动到右极限位置）；当曲柄再顺时针转过角度 2φ = 180° θ− 时，摇杆摆角仍然为ψ（从

右极限位置摆动到左极限位置）。尽管摇杆左右摆动的角度都是ψ，但此时曲柄的转角φ却不相

等（ 1 2φ φ> ），对应的转动时间也不相等（ 1 2t t> ），此时表明摇杆往复摆动的快慢不同。 
若令摇杆从 C1D 到 C2D 的摆动过程为其工作行程，则此时铰链 C 的平均速度是 1 1 2 1/c c t=v

摇杆至 C2D 摆回到 C1D 是其空行程，其平均速度是 2 1 2 2/c c t=v ，显然有 1 2<v v ，表明摇杆有急

回特性。牛头刨床、往复运输机械等便是利用这种急回特性来缩短非生产时间，以提高生产效

率的。机构的急回特性可以用行程速比系数 K 来表示，即 
                              1 1 1

2 2 2

180°
180°

tK
t

φ θ
φ θ

+
= = = =

−
v
v

 (2-1) 

式(2-1)中摇杆处于两个极限位置时曲柄所夹的锐角θ ，称为极位夹角。式(2-1)表明极位夹

角θ 越大，曲柄摇杆机构的急回运动特性越大。式(2-1)可以变换为 
                                   θ = 180° 1

1
K
K
−
+

 (2-2) 

设计新的机械时，总是根据机构的急回特性要求事先给定 K 值，然后由式(2-2)计算出极位

夹角，再确定各构件的尺寸大小。 
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2．压力角和传动角 

在实际机构的运转中，除要求机构能实现预定的运动规律外，还要求机构运转轻便灵活，

运转效率高。 
如图2-8所示的曲柄摇杆机构，若不计各杆件的质量和各运动副中的摩擦，连杆 BC 则成为

二力杆，它作用于从动摇杆 3 上的力 K 是沿 BC 方向的，作用在从动件上的驱动力 K 与该力作

用点绝对速度 cv 之间的锐角α 称为压力角。力 F 有效分力 cosF F ατ = ，因此压力角α 越小，则

有效分力 Fτ 就越大，所以压力角可以作为判断机构传动性能好坏的标志。 
一般情况下，在连杆设计时，为了度量方便，习惯上用压力角的余角 γ （称为传动角）来

判断机构的传力性能，故当α 越小即 γ 越大时，机构的传力性能越好，传动效率越高；反之，

机构的传力性能越差，效率越低。 
从图 2-8 中可以看出，传动角是随着机构的运转而变化的，因此为保证机构正常工作，必

须规定机构的最小传动角 minγ 。工程应用上，一般传动角的取值见表 2-1。 
表 2-1  机械常用最小传动角 γmin  

机械类型 一般机械 小功率机械及仪器仪表 大功率机械（冲床、颚式破碎机） 
最小传动角 minγ  ≥40° 略小于 40° ≥50° 

3．死点位置 

在曲柄摇杆机构中，若以摇杆 3 为原动件，以曲柄 1 为从动件，则当摇杆摆动到极限位置C1D 和

C2D 时，连杆 2 与曲柄 1 共线。当不计各杆件的质量时，连杆施加给曲柄的作用力将通过铰链中心A。
由于此作用力对点A 不产生力矩，因此不可能使曲柄转动。机构的这种位置称为机构的死点位置。 

死点位置会使机构的从动件出现卡死或产生运动的不确定性。为消除死点位置的不良影响，

可以对机构施加外力或使用飞轮，以及构件自身的惯性作用，从而使机构顺利通过死点位置。 
图2-9(a)所示的是缝纫机的踏板机构示意图，图2-9(b)所示的是其机构运动简图。原动件（踏

板 1）做往复摆动，通过连杆 2 驱动从动件（曲柄 3）做整周转动，经传动皮带带动机头主轴旋

转。在操作过程中，缝纫机踏不动或倒车现象时有发生，这就是由于机构处于死点位置而引起

的。在正常运转中，借助安装在缝纫机头上的飞轮的惯性作用，可以使缝纫机的曲柄冲过死点

而保持正常运转，从而实现缝纫作业。 
通常情况下，死点位置对传动产生不利影响，但是对某些夹紧装置却可以实现自锁防松。

例如，在图2-10 的铰链四杆机构中，当工件 5 被夹紧时，铰链中心 B、C、D 共线，工件加在

杆 1 上的反作用力无论多大，也不能使杆 3 转动。这就保证了在去掉夹紧力 P 后，夹紧机构仍

能可靠地夹紧工件而不破坏工件定位和保证加工中工件位置不变。当需要取出工件时，只需要

向上搬动手柄，即能轻松地松开夹具。 

                    
          图 2-9  缝纫机踏板机构                                  图 2-10  夹紧机构 
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2.2  铰链四杆机构存在曲柄的条件 

2.2.1  铰链四杆机构存在一个曲柄的条件 

在工程实际中，用于驱动机构运动的原动件通常都是做周转运动的，因此要求机构的主动

件也能做周转运动（即希望主动件是曲柄）。下面以图2-11所示的铰链四杆机构来分析曲柄存在

的条件。 

 
图 2-11  曲柄存在的条件分析 

杆 1 为曲柄，杆 2 为连杆，杆 3 为摇杆，杆 4 为机架，各杆长度如图2-11所示。为保证曲

柄 1 做周转，曲柄 1 必须能顺利通过与机架 4 共线的两个位置 AB1 和 AB2。 
当曲柄 1 处于位置 AB1 时，形成三角形 B1C1D，根据三角形任意两边长度之和大于（极限

情况下等于）第三边的关系，可得 
2l ≤ 4 1 3( )l l l− +  

3l ≤ 4 1 2( )l l l− +  
对上面两式进行变换，得 
                                    1 2l l+ ≤ 3 4l l+  (2-3) 

                                    1 3l l+ ≤ 2 4l l+  (2-4) 

当曲柄 1 处于位置 AB2 时，形成三角形 B2C2D，可得下式： 
                                    1 4l l+ ≤ 2 3l l+  (2-5) 
将式(2-3)、式(2-4)和式(2-5)相加，得 

1l ≤ 2l 、 1l ≤ 3l 、 1l ≤ 4l  

上述关系说明：在曲柄摇杆机构中，曲柄是最短杆，而且最短杆与最长杆长度之和小于或

等于其余两杆长度之和，此即为曲柄存在的必要条件。 

2.2.2  铰链四杆机构存在曲柄的判别通则 

在图2-11中最短杆 1 为曲柄，ϕ、 β 、 γ 、ψ 分别为相邻两杆之间的夹角。当曲柄 1 做周

转时，曲柄与其相邻两杆之间的夹角ϕ、β 的变化范围为 0°～360°，而此时摇杆与相邻两杆的
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夹角 γ 、ψ 的变化范围小于 360°，连杆 2 和机架 4 相对于曲柄 1 也是做周转而相对于摇杆 3 做

小于 360°的摆动。基于此，当各杆长度不变（满足最短杆与最长杆长度之和小于或等于其余两

杆长度之和）而取不同杆作为机架时，可以得到如下不同类型的铰链四杆机构。 
（1）取最短杆相邻的构件（杆 4 或杆 2）为机架时，最短杆 1 为曲柄，另一个连架杆 3 为

摇杆，则形成图 2-12(a)所示的两个曲柄摇杆机构。 
（2）取最短杆为机架，连架杆 2 和 4 均为曲柄，则形成图2-12(b)所示的双曲柄机构。当

1 3l l= 、 2l ≤ 4l 时，机构成为平行四边形机构，无论取任何一杆作为机架，都是双曲柄机构，这

是一个特例。 
（3）取最短杆的对边（杆 3）为机架，连架杆 2 和 4 都不能做整周转动，则形成图2-12(c)

所示的双摇杆机构。 

 
图 2-12  机架变更后的机构演化图 

如果铰链四杆机构中的最短杆与最长杆长度之和大于其余两杆长度之和，则该机构中不可

能存在曲柄，无论取何构件作为机架，都只能得到双摇杆机构。 
从以上分析可以得出，铰链四杆机构存在曲柄的必要条件是最短杆和最长杆长度之和小于

或等于其余两杆长度之和。 
但值得注意的是，满足这一条件的机构，其曲柄数量是一个或两个，或者有无曲柄，尚需

要根据取机构中的哪个杆作为机架来进行具体判断。 

2.3  铰链四杆机构的演化 

在工程实际应用中，很多机构是通过用移动副取代回转副、变更机构构件的长度、改变机

架、扩大回转副等途径，来得到铰链四杆机构的其他演化形式的。 

2.3.1  曲柄滑块机构 

在图2-13(a)所示的曲柄摇杆机构中，铰链中心 O 的轨迹以 C 为圆心和 3l 为半径的圆弧 n−n。
如果 3l 增大到无穷大，则机构演变为图2-13(b)所示，点 O 轨迹变为直线 n−n，摇杆 3 演化为直

线运动的滑块，回转副 C 演变为移动副，机构演化为图 2-14(a)所示的曲柄滑块机构。 
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         图 2-13  曲柄摇杆机构的演化                           图 2-14  曲柄滑块机构 

在曲柄滑块机构中，若点 O 的运动轨迹正对曲柄转动中心 A，则称为对心曲柄滑块机构[如
图2-14(a)所示]，若点 O 运动轨迹 n−n 的延长线与回转中心 A 之间有偏心距 s[如图2-14(b)所示]，
则称为偏置曲柄滑块机构。当曲柄做等速转动时，偏置曲柄滑块机构可以实现急回运动。 

曲柄滑块机构广泛应用于冲床、空气压缩机和活塞式内燃机等机械设备中。 

2.3.2  导杆机构 

导杆机构可以看成通过改变曲柄滑块机构中的固定件演化而来。在图2-15(a)所示的曲柄滑

块机构中，若使杆 1 为固定件，即可得到图2-15(b)所示的导杆机构。在该导杆机构中，通常取

杆 2 为原动件，杆 4 为导杆，滑块 3 相对导杆 4 滑动并一起绕点 A 转动。 
当 1 2l l< 时，杆 2 和杆 4 均可做整周回转，故称为转动导杆机构；当 1 2l l> 时，杆 4 只能做

往复摆动，故称为摆动导杆机构（如图 2-16 所示）。由该图可见，导杆机构的传动角始终等于

90°，故其具有很好的传力能力，常用于牛头刨床、回转式油泵及插床等机械中。 

           
                 图 2-15  曲柄滑块机构的演化                              图 2-16  摆动导杆机构 

2.3.3  曲柄摇块机构 

在图2-15所示的曲柄滑块机构中，若取杆 2 为固定件，即可得图2-15(c)所示的摆动滑块机

构，或称为摇块机构。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2-17所示的卡车车厢自动翻转卸料机构中，当油缸 3 中的压力油推动活塞杆 4

运动时，车厢 1 便绕回转副中心 B 倾转，当达到一定角度时，物料自动卸下。 

在图2-15所示曲柄滑块机构中，若取杆 3 为固定件，即可得图2-15(d)所示固定滑块机构，

或称为定块机构。这种机构常用于抽水唧筒[如图2-18所示]和抽油泵中。 
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       图 2-17  卡车车厢自动翻转卸料机构                        图 2-18  抽水唧筒机构 

2.3.4  双滑块机构 

双滑块机构是具有两个移动副的四杆机构。可以认为它是由铰链四杆机构两杆长度趋于无

穷大而演化成的。 
在图2-19中，从动件 3 的位移与原动件 l 转角的正切成正比，故称为正切机构。在图2-20

中，从动件 3 的位移与原动件 l 转角的正弦成正比，故称为正弦机构。 

                         
                 图 2-19  正切机构                                 图 2-20  正弦机构 

正弦和正切机构在仪器仪表中常用来将直线位移转变为角位移，它们在转角不大的情况

下，位移与转角呈近似线性关系。 

2.3.5  偏心轮机构 

图2-21(a)所示的是偏心轮机构。杆 1 为圆盘，其几何中心为 B。因运动时该圆盘绕偏心 A
转动，故称为偏心轮。A、B 之间的距离 e 称为偏心距。按照相对运动关系，可画出该机构的运

动简图，如图2-21(b)所示。由图2-21(b)可知，偏心轮是回转副 B 扩大到包括回转副 A 而形成的，

偏心距 e 即是曲柄的长度。同理，图2-21(c)所示的偏心轮机构可用图2-21(d)来表示。  

 
图 2-21  偏心轮机构 
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当曲柄长度很小时，通常把曲柄做成偏心轮，这样不仅增大了轴颈的尺寸，提高了偏心轴

的强度和刚度，而且当轴颈位于中部时，还可安装整体式连杆，使结构简化。因此，偏心轮广

泛应用于传力较大的剪床、冲床、颚式破碎机、内燃机等机械之中。 

2.4  平面机构的设计 

2.4.1  图解法设计平面四杆机构 

1．按给定连杆位置设计四杆机构 

如图2-22所示，已知该四杆机构的连杆 BC 的长度为 b，连杆上的两个运动副为 B、C，给

定的连杆 BC 具有三个位置 B1C1、B2C2、B3C3，要求

设计该铰链四杆机构。 
根据图形已知条件可知，连杆 BC 上的两个铰链

中心 B、C 的运动轨迹是圆弧，此两个圆弧的圆心是

固定的铰链中心 A、D，两个圆弧的半径为两个连架杆

的长度。其图解法的步骤如下。 
（1）分别作 B1B2、B2B3 的中心垂线，两条垂线的

交点即为固定铰链中心 A。 
（2）同理，可作 C1C2、C2C3 的中心垂线，两条垂

线的交点即为固定铰链中心 D。 
（3）连接 AB1C1D，得该铰链四杆机构在第一位置的简图，再根据作图时所取的比例尺来

确定各构件的尺寸。 
（4）当给定连杆 BC 的三个位置时，机构有唯一解；而当给定连杆 BC 的两个位置 B1B2、

C1C2 时，则固定点 A 和 D 可以在 B1B2、C1C2 中垂线上的任选位置，因此有无穷多个解，此时

应当结合某些附加条件来确定 A 和 D 的位置（本书不进行讨论，请读者参阅相关资料）。 

2．按给定两连架杆对应位置设计四杆机构 

如图2-23(a)所示，已知当连架杆 1 有三组位置 AE1、AE2、AE3 时，另一个连架杆 2 的对应

位置为 DF1、DF2、DF3，要求设计该铰链四杆机构。 

 
图 2-23  已知两连架杆位置设计四杆机构 

适当选定机架 A、D 的距离，如图 2-23(b)所示。由于基于连架杆角位移的对应关系只与

 
图 2-22  给定连杆位置设计四杆机构 



 50 机械设计基础     

各构件的长度有关，故可以适当选定机架 AD 的长度。此时可以将图2-23(a)中的角位移移植

到图2-23(b)上，然后进行求解（运用转换机架法进行设计）。其具体步骤如下。 
（1）在连架杆 1 任意取动铰链 B，则以下的设计只要确定连架杆上的另一个转动副中心 C。 
（2）取 DF1 为机架，刚化四边形 AB2F2D 和 AB3F3D。移动刚化后的两个四边形，使 DF2、

DF3 都与 DF1 重合，则 AB2、AB3 分别到达 2 2A B′ ′和 3 3A B′ ′，此时原确定的点 C 位置就转化为已知

AB 相对于 DF1 三个位置的设计问题。 
（3）分别作 1 2B B′ 和 2 3B B′ ′的中垂线，其交点即为铰链中心 C1。 
（4）连接 AB1C1D，即为满足给定运动要求的铰链四杆机构。 
需要指出的是，上述移动两个四边形的过程相当于将四边形绕点 D 旋转，为降低作图的繁

杂程度，可以将ΔB2F2D 和ΔB2F3D 绕点 D 旋转，让 DF2、DF3 与 DF1 重合以得到点 2B′和 3B′，
而且机架长度 AD 和铰链中 B 的位置是任意取定的，因此上述四杆机构的设计结果可以有无穷

多个解。 

3．按给定的行程速比系数 K 设计四杆机构 

1）曲柄摇杆机构 
如图2-24所示，已知摇杆 DC 的长度 c、摆角ψ 和行程速比系数 K，极位夹角θ < 90°。要

求设计该四杆机构。其具体的设计步骤如下。 

 
图 2-24  根据行程速比系数 K 设计四杆机构 

（1）由θ = 180° 1
1

K
K
−
+

计算出极位夹角θ 。 

（2）选定适当比例尺 lμ ，按 lCD c μ= 和摆角ψ作为摇杆 CD 的两个极限位置 C1D 和 C2D。 
（3）连接 C1C2，作∠C1C2O =∠C2C1O = 90° θ− ，得交点 O。以 O 为圆心、OC1 为半径作

圆η ，此时图示的 C1MNC2 圆弧上各点对弦 C1C2 的圆周角均为θ 。 
（4）将处于两个极限位置的摇杆延长与圆η 交在 E、F 两点，则固定铰链的中心点 A 均可

取在圆弧 C1ME 和圆弧 C2NF 上的任意点。请注意，点 A 不能取在圆弧 EGF 上，否则该机构将

不能满足摇杆摆角ψ。 
（5）据前所述，在圆η 上的适当位置取点 A，此时线段 AC1、AC2 则分别为曲柄与连杆的两

个共线位置。 
当曲柄长度为 a、连杆长度为 b 时，有 

2 1( )
2

l AC AC
a

μ −
=     1 2( )

2
l AC AC

b
μ +

=  
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2）曲柄滑块机构 
如图2-25所示，已知曲柄滑块机构的行程速比系数 K、行程 H 和偏心距 e，要求设计该机

构。其具体步骤如下。 
（1）计算极位夹角θ 。 
（2）选取适当比例尺 lμ ，作 1 2 lC C H μ= 作 t−t∥C1C2，取其距离为 le μ 。 
（3）过 C1、C2 作辅助圆η ，与 t−t 交于点 A。点 A 即为曲柄的转动中心。 

（4）曲柄 AB 和连杆 BC 的长度为 

2 1( )
2

l AC AC
a

μ −
=     1 2( )

2
l AC AC

b
μ +

=  

3）导杆机构 
如图2-26所示，已知曲柄摆动导杆机构的机架长度 d，行程速比系数 K，要求设计该机构。

其具体步骤如下。 
（1）计算极位夹角θ 。 
（2）任意取点 D，作∠B1DB2 = ψ =θ ，作ψ 的角平分线，在该平分线上量取 lDA d μ= ，

此时点 A 即为曲柄转动中心。 
（3）过点 A 作导杆上任意极限位置的垂线 AB1(AB2)，则曲柄长度为 

1( )la ABμ=  

                        
                图 2-25  曲柄滑块机构                             图 2-26  曲柄摆动导杆机构 

2.4.2  图谱综合法设计平面四杆机构简介 

平面四杆机构运动时，其连杆做平面复杂运动，此

时连杆上的每一个点都描绘出一条封闭曲线，该曲线常

称为连杆曲线。连杆曲线的形状随着点在连杆上的位置

的不同和各杆之间的相对尺寸的不同而变化。连杆曲线

形状的多样性使它有可能用于实现复杂的运动轨迹。 
为了能方便地设计出实现各种给定运动轨迹的四杆

机构，经常借助于已经汇编成册的连杆图谱曲线。图2-27
即为描绘连杆曲线的仪器模型。 

设原动曲柄 AB 为 1 个单位长，其余各构件与构件

AB 的相对长度做成可调的，其变化间隔取 0.5 单位长。 
在连杆 BC 上固定一块不透明的多孔薄板，每个小

 
图 2-27  描绘连杆曲线的仪器模型 
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孔代表不同的连杆点。当机构运动时，各小孔沿不同的轨迹运动。为把这些轨迹曲线记录下来，

可利用光束照射的办法把曲线印在感光纸上，从而得到一组连杆曲线。然后改变各杆的相对长

度，还可以作出另外许多形状不同的连杆曲线。把这些连杆曲线顺序整理编排成册，即成为连

杆曲线图谱。 
当根据预期的运动轨迹设计四杆机构时，可从图谱中查出形状与所求轨迹曲线相似的连杆

曲线和相应的四杆机构各杆的相对长度，再用缩放仪求出图谱中连杆曲线与所求运动轨迹间的

比例关系，由此可求得所求四杆机构各杆的真实尺寸。 

习题与思考题 

2-1  根据题图2-1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。 

 
题图 2-1 

2-2  设计一个曲柄摇杆机构。已知摇杆长度 100 mm，摆角 30°，摇杆的行程速比系数为 1.2，试根据最

小传动角≥ 40°的条件，用图解法确定其余三杆的尺寸。 

2-3  设计一个脚踏轧棉机的曲柄摇杆机构。如题图2-3所示，要求踏板 CD 在水平位置上下各摆动 10°，

且 CD 长度为 500 mm，AD 长度为 1000 mm。试用图解法求曲柄 AB 和连杆 BC 的长度。 

2-4  设计一个曲柄滑块机构。如题图2-4所示，已知滑块行程 50 mm，偏距 15 mm，行程速比系数 1.2。

求曲柄与连杆的长度各为多少？ 

2-5  设计一个导杆机构。已知机架长度 100 mm，行程速比系数 1.4，求曲柄的长度。 

2-6  在题图2-6所示的铰链四杆机构中，已知 BC = 50 mm，CD = 35 mm，AD = 30 mm，AD 为机架。解

答下列问题： 

（1）若此机构为曲柄摇杆机构，且 AB 为曲柄，求 AB 的最大值。 

（2）若此机构为双曲柄机构，求 AB 的最大值。 

（3）若此机构为双摇杆机构，求 AB 的取值范围。 

           

          题图 2-3                           题图 2-4                             题图 2-6 
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2-7  题图2-7所示的是一个铰链四杆机构，已知摇杆 CD 的长度 75 mm，行程速度变化系数 K 为 1.5，机

架 AD 的长度 100 mm，摇杆的一个极限位置与机架间的夹角为 45°。试用图解法确定该四杆机构的

曲柄和连杆长度。 

2-8  题图2-8所示的是铰链四杆机构，已知摇杆 CD 的行程速比系数 K = 1，摇杆 CD 的长度为 150 mm，摇

杆的极限位置与机架所成的角度分别为 30°和 90°。试用图解法确定该四杆机构的曲柄和连杆长度。 

                        

                   题图 2-7                                           题图 2-8 

2-9  平面四杆机构有哪些基本类型？其各种演化形式是通过何种途径从铰链四杆机构演化而来的？ 

2-10  何为摇杆或滑块的行程速比系数？极位夹角的含义是什么?其值大小说明什么问题？ 

2-11  曲柄摇杆机构中最小传动角发生在机构的什么位置？ 
 



 

 
 
 
 
 
 
 
 
 

 

 
在各种机器设备（尤其是自动化设备）中，为实现各种复杂的运动要求，常采用凸轮机构。

凸轮机构因其工作原理简单，设计比较简便（只要将凸轮的轮廓曲线按照从动件的运动规律设

计出来，从动件就能较准确地实现预定的运动规律），因而应用非常广泛。本章将着重研究凸轮

设计中的相关问题及盘状凸轮轮廓曲线绘制的基本方法。 

3.1  凸轮机构的类型与基本参数 

3.1.1  凸轮机构的类型与应用 

1．凸轮机构的类型 

凸轮机构的类型很多，通常按凸轮和从动件的形状、运动形式进行如下分类。 
1）按凸轮形状分类 

（1）盘形凸轮  这种凸轮是凸轮的最基本形式，是一个绕固定轴转动并且具有变化半径的

盘形零件。  
（2）移动凸轮  当盘形凸轮的回转中心趋于无穷远时，凸轮相对机架做直线运动，这种凸

轮称为移动凸轮。 
在以上两种凸轮机构中，凸轮与从动件之间的相对运动均为平面运动，故又统称为平面凸

轮机构。 
（3）圆柱凸轮  圆柱凸轮是一个在圆柱面上开有曲线凹槽，或是在圆柱端面上做出曲线轮

廓的构件。它可看成是将移动凸轮卷于圆柱体上而形成的。 
（4）锥形凸轮  将盘形凸轮的某一扇形部分绕于锥体上即演化为锥形凸轮，其从动件在过

轴线的平面或与轴线平行的平面内移动或摆动。 
从以上介绍可以看出，盘形凸轮是凸轮的最基本形式，其他形状的凸轮都是由盘形凸轮演

化而来的，故本章将以盘形凸轮为研究对象。 
2）按从动件形状分类 

（1）尖顶从动件  尖顶能与任意复杂的凸轮轮廓保持接触，因而能实现任意预期的运动规

律。但因为尖顶磨损快，所以只宜用于受力不大的低速凸轮机构中。 
（2）滚子从动件  在从动件的尖顶处安装一个滚子从动件，可以克服尖顶从动件易磨损的

缺点。滚子从动件为滑动摩擦，耐磨损，可以承受较大载荷，这是最常用的一种从动件形式。 
（3）平底从动件  这种从动件与凸轮轮廓表面接触的端面为一个平面，所以它不能与凹槽
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的凸轮轮廓相接触。这种从动件的优点是：当不考虑摩擦时，凸轮与从动件之间的作用力始终

与从动件的平底相垂直，受力平稳，传动效率较高，且接触面易于形成油膜，利于润滑，故常

用于高速凸轮机构。 
3）按从动件运动形式分类 
可分为直动从动件（对心直动从动件和偏置直动从动件）和摆动从动件两种。 
4）按锁合方式的不同分类 
凸轮机构中，采用重力、弹簧力使从动件端部与凸轮始终相接触的方式称为力锁合；采用

特殊几何形状实现从动件端部与凸轮相接触的方式称为形锁合，如沟槽凸轮、等径及等宽凸轮、

共轭凸轮等。 
表 3-1 中列出了常用凸轮机构的结构特点，表 3-2 中列出了几种常见的形锁合凸轮机构。 

表 3-1  常用凸轮机构 

按从动件的运动形式分 
按凸轮形状分 按从动件 

形状分 摆动 直动 

移动凸轮 尖顶 

  

滚子 

 
 

盘形凸轮 

平底 

 

 

圆柱凸轮 滚子 

 
 
 
 
 

 

锥形凸轮 滚子 

 
 
 
 
 

 

表 3-2  几种常见的形锁合凸轮机构 

等宽凸轮 等径凸轮 沟槽凸轮 共轭凸轮 
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2．凸轮机构的应用 

凸轮机构主要由凸轮、从动件及机架组成，其中凸轮是一个具有曲线轮廓或凹槽的构件，

通常能够做连续的等速转动（也有的凸轮做摆动或移动），使从动件在凸轮轮廓的控制下按照预

定的运动规律做往复移动（或往复摆动）。 
如图 3-1 所示的是单轴六角车床刀架进给凸轮机构。当凸轮 2 等速回转时，驱动从动件 3

（扇形齿轮推杆）按预定的运动规律绕 O2 轴线摆动，从而推动齿条 4 带动刀架做往复移动，实

现车刀的吃刀量的调节。 
如图3-2所示的是内燃机配气凸轮机构，凸轮 1 做等速回转运动，推动气门 2（进气门或排

气门）按照预定的运动规律做往复移动，实现对气门的开启控制（而气门的关闭则由弹簧 3 来

实现），从而实现燃气准时进入汽缸燃烧或废气从汽缸排除。 

                         
          图 3-1  单轴六角车床刀架进给凸轮机构                     图 3-2  内燃机配气凸轮机构 

由以上两例可以看出，凸轮机构的运动规律决定于凸轮的轮廓形状。一般情况下，只要设

计出适宜的凸轮轮廓，就能使从动件获得所需要的任意运动规律。凸轮机构原理简单，结构紧

凑，设计方便，因此被广泛应用于各种机械、仪器仪表及操控装置中。值得注意的是，凸轮轮

廓与从动件的接触一般是高副接触，因此接触处的压强较大而导致易于磨损，故凸轮机构一般

仅用于传递动力不大的场合。 

3.1.2  凸轮机构的基本概念与参数 

下面以对心直动尖顶从动件盘形凸轮机构的运动过程为例（如图3-3所示），介绍凸轮机构

的相关基本概念和参数。 
（1）基圆及基圆半径 0r   以凸轮轮廓最小半径为矢径所作的圆称为基圆，其半径 0r 称为基

圆半径。 
（2）推程及推程运动角Φ  从动件在图3-3中点 A 处于最低位置，而当凸轮逆时针转动到从

动件在凸轮的点 B 处时，从动件处于最高点（点 B），此运动过程称为推程。与推程相对应的凸

轮转角∠AOB 称为推程运动角，用Φ 表示。 
（3）远程休止及远程休止角Φs  在图 3-3 中 BC 弧段，由于为等径弧段，故当凸轮从点 B

转动到点 C 时，从动件则一直处于静止不动阶段，此阶段称为远程休止，所对应的凸轮转角

∠BOC 称为远程休止角，以Φs 表示。 
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图 3-3  凸轮机构的运动过程 

（4）回程及回程运动角Φ1  在凸轮的 CD 段，由于矢径不断减小，从动件从最远位置回到

距离轴心 O 最近的位置，此过程称为回程，所对应的转角∠COD 称为回程运动角，以Φ1 表示。 
（5）近程休止及近程休止角Φ2  当凸轮基圆上的弧段 DA 与从动件接触时，从动件在距离

轴心 O 最近的位置静止不动，此运动过程称为近程休止，所对应的凸轮转角称为近程休止角，

以Φ2 表示。 
（6）行程 h  推程或回程中从动件的移动距离，以 h 表示。 
从上述可以看出，凸轮转动一周，从动件相应地经历“升—停—降—停”四个运动循环。

由于各种凸轮机构的运动要求不尽相同，因此上述运动状态也不一定完全经历。例如，有时从

动件没有远程休止或近程休止，则此时相应的远程休止角Φs 及近程休止角Φ2 也为零。 
在凸轮的任意运动瞬间，从动件位移 s 与凸轮转角ϕ之间的对应关系如图 3-3(b)所示，此

图称为从动件位移线图。由于多数凸轮均做等速转动，因此凸轮转角ϕ与时间 t 成正比。位移

线图是设计凸轮轮廓的依据（因其客观地反映了从动件的运动变化规律）。 
用凸轮转角ϕ和时间 t 表示的从动件位移、速度和加速度方程，统称为从动件运动方程。 

3.2  从动件常用运动规律 

3.2.1  等速运动规律 

从动件的速度为常数时的运动规律称为等速运动规律。采用这种运动规律时，从动件的位

移 s 与凸轮转角ϕ之间呈直线关系。 
对于从动件推程时的位移 s、速度v 及加速度 a，当用转角ϕ表示时，其运动方程为 

                                

0

hs

h

a

ϕ
Φ

ω
Φ

⎧ =⎪
⎪
⎨ =⎪
⎪

=⎩

v     （0 ≤ϕ ≤Φ ） (3-1a) 
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对于从动件回程时的位移 s、速度v 及加速度 a，当用

转角ϕ表示时，其运动方程为 

  

1

1

1

0

s h

h

a

ϕ
Φ

ω
Φ

⎧ ⎛ ⎞−=⎪ ⎜ ⎟
⎝ ⎠⎪⎪

⎨ = −⎪
⎪
⎪ =⎩

v     [( sΦ Φ+ ) ≤ϕ ≤ 2(2 )Φπ− ]    (3-1b) 

由式(3-1a)可以画出从动件推程时的运动线图（如图3-4
所示）。由此图可知，从动件在运动开始和终止时的瞬时速

度有突变。当在此两个位置时，由加速度产生的惯性力在

理论上为无穷大，致使构件产生很大的冲击力（刚性冲击）。

因此，等速运动规律只适用于低速凸轮机构，而且很少单

独使用，其起始和终止段常常拼接其他运动规律，使速度

线图保持连续，从而达到避免刚性冲击的状况出现。 

3.2.2  等加速-等减速运动规律 

从动件的等加速−等减速运动规律通常是使从动件在前半行程中做等加速运动，在后半行

程中做等减速运动。通常，使加速度的绝对值相等。 
从动件推程前半行程的等加速运动方程为 

                              

2
2

2

2

2

2

4

4

hs

h

ha

ϕ
Φ
ωϕ

Φ
ω

Φ

⎧ =⎪
⎪
⎪ =⎨
⎪
⎪

=⎪⎩

v     0
2
Φϕ⎛ ⎞

⎜ ⎟
⎝ ⎠

≤ ≤  (3-2a) 

从动件推程后半行程的等减速运动方程为 

                           

2
2

2

2

2

2 ( )

4 ( )

4

hs h

h

ha

Φ ϕ
Φ
ω Φ ϕ

Φ
ω

Φ

⎧ = − −⎪
⎪
⎪ = −⎨
⎪
⎪

= −⎪⎩

v     
2
Φ ϕ Φ⎛ ⎞
⎜ ⎟
⎝ ⎠

≤ ≤  (3-2b) 

从动件回程前半行程的等加速运动方程为 

              

[ ]

[ ]

2
s2

1

s2
1

2

2
1

2 ( )

4 ( )

4

hs h

h

ha

ϕ Φ Φ
Φ
ω ϕ Φ Φ

Φ

ω
Φ

⎧
= − − +⎪

⎪
⎪⎪ = − − +⎨
⎪
⎪
⎪ = −
⎪⎩

v     [ s( )Φ Φ+ ≤ϕ ≤ s 1( / 2)Φ Φ Φ+ + ] (3-2c) 

 
图 3-4  从动件等速运动推程运动线图
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从动件回程后半行程的等减速运动方程为 

                

[ ]

[ ]

2
s 12

1

s 12
1
2

2
1

2 ( )

4 ( )

4

hs

h

ha

Φ Φ Φ ϕ
Φ

ω Φ Φ Φ ϕ
Φ

ω
Φ

⎧
= + + −⎪

⎪
⎪⎪ = − + + −⎨
⎪
⎪
⎪ =
⎪⎩

v     1[( / 2)sΦ Φ Φ+ + ≤ϕ ≤ 22 )]Φπ−  (3-2d) 

根据式(3-2a)和式(3-2b)可以画出从动件在等加速-等减速推程时的运动线图（如图 3-5
所示）。从此图可知，这种运动规律的速度曲线是连续的，不会产生刚性冲击，但在 A、B、C
三个位置会产生加速度突变（即表明有惯性力突变，不过是有限值的突变），这种因加速度有限

值的突变而引起的冲击称为柔性冲击，它比从动件等速运动引起的刚性冲击要小得多。 
因此，等加速-等减速运动规律常常用于中低速凸轮机构中。 

 
图 3-5  从动件等加速-等减速推程运动线图 

3.2.3  简谐运动规律 

从动件推程时按余弦加速度运动规律（简谐运动规律）运动的运动方程为 

                            

2 2

2

1 cos
2

sin
2

cos
2

hs

h

ha

ϕ
Φ

ω ϕ
Φ Φ
ω ϕ

ΦΦ
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⎪ π π
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从动件回程时按余弦加速度运动规律（简谐运动规律）运动的运动方程为 

               

s
2

s
2 2

2 2

s2
12

1 cos [ ( )]
2

sin [ ( )]
2

cos [ ( )]
2

hs

h

ha

ϕ Φ Φ
Φ

ω ϕ Φ Φ
Φ Φ

ω ϕ Φ Φ
ΦΦ

⎧ ⎧ ⎫π⎪ ⎪= + − +⎪ ⎨ ⎬
⎪ ⎪ ⎪⎩ ⎭
⎪ π π⎪ = − − +⎨
⎪
⎪ π π⎪ = − − +
⎪⎩

v     [ s( )Φ Φ+ ≤ϕ ≤ 2(2 )Φπ− ] (3-3b) 

从动件推程时的简谐运动规律的运动线图如图 3-6
所示。从此图可知，间歇运动在始末两点的加速度为有

限值的突变，故也会引起柔性冲击，所以一般情况下只

适用于中低速凸轮机构。 
需要指出的是，当从动件的运动没有远程休止和近程

休止，而且在推程和回程中都采用余弦加速度运动规律时，

则可以获得包括始末两点的全程光滑、连续的加速度曲线。

这种情况既无刚性冲击也无柔性冲击，可以用于高速凸轮

机构之中。 

3.3  凸轮机构轮廓的设计 

当从动件的运动规律由机构的运动功能确定了之后，即

可根据该运动规律和其他给定的条件（诸如机构所允许的空

间大小、凸轮的基圆半径和凸轮转向等）设计凸轮的轮廓。 
凸轮轮廓的设计方法有图解法和解析法两种。 
图解法的主要特点是简单易行，直观明了，但设计精度较低，一般情况下适宜于低速或对

从动件运动规律要求不太严格的凸轮机构。 
解析法由于设计精度高，计算准确，故适宜于精度要求较高的高速凸轮、靠模凸轮等的设

计中。随着高速、精密、自动化机械的不断发展和计算机技术、工程设计软件等的普及与应用，

用解析法设计凸轮得到了越来越广泛的应用。 

3.3.1  图解法设计凸轮轮廓 

1．图解法的设计原理 

图 3-7 所示的是一个对心直动尖顶从动件盘形凸轮机构。现假设凸轮的轮廓曲线已经按照

给定的从动件运动规律设计出来。 
当凸轮以等角速度ω绕轴心 O 逆时针转动时，从动件的尖顶沿凸轮轮廓相对其导路按预定

的运动规律移动。当凸轮转过运动角 1ϕ 、 2ϕ 、 3ϕ 时，从动件的位移分别是 O0A、O0B、O0C。
若给整个凸轮机构加上一个与凸轮转向相反的公共角速度“ ω− ”，显然此时凸轮不动，从动件

的导路则以公共角速度“ ω− ”绕轴心 O 转动。 

 
图 3-6  从动件简谐运动推程运动线图 
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图 3-7  反转法 

根据相对运动原理，凸轮与从动件之间的相对运动关系并未因加入公共角速度“ ω− ” 
而改变。当从动件依次转过 1ϕ 、 2ϕ 、 3ϕ …角度，而占据位置 A、B、C…时，从动件在导

路中按预定运动规律的位移分别为 O1D、O2E、O3F …。由于凸轮机构运动中，从动件尖顶始

终与凸轮轮廓接触，其尖顶的运动轨迹，即过点 D、E、F …的光滑曲线就是凸轮轮廓曲线。 
这种以凸轮作为参考系，按照相对运动原理设计凸轮轮廓曲线的方法称为反转法。下面将

要介绍的各种凸轮轮廓的图解法设计就是基于反转法原理来作图的。 

2．直动从动件盘形凸轮轮廓的设计 

1）对心直动尖顶从动件盘形凸轮 
从动件的运动规律如图 3-8(b)所示，凸轮以等角速度ω按照顺时针方向转动，凸轮基圆半

径为 0r ，要求设计对心直动尖顶从动件盘形凸轮的轮廓，设计步骤如下。 

 
图 3-8  对心直动尖顶从动件盘形凸轮的图解法设计 
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（1）取长度比例尺 lμ 和角度比例尺 ϕμ ，作从动件的位移线图 ( )s s ϕ= [即图3-8(b)所示]。 

（2）将位移线图的推程运动角Φ 和回程运动角Φ′分段等分，通过各分点作纵坐标 s 轴的平

行线与位移曲线相交，即得到相应凸轮各转角时从动件的位移量11′、 22′…。 
（3）取同样长度比例尺 lμ ，以 O 为圆心， 0 0 / lOB r μ= 为基圆半径，此基圆与从动件导路

中心线的交点 0B 即为从动件尖顶的起始位置。 
（4）自 0OB 沿ω的相反方向，根据位移线图中各运动角的前后顺序分别作角度 s s, , ,Φ Φ Φ Φ′ ′，

并将它们分别在图 3-8(b)中对应地进行若干等分，得点 1 2 3, , ,B B B′ ′ ′ L。连接并延长 1OB′、 2OB′ 、

3OB′，它们便是反转之后从动件导路中心线的位置。 
（5）在位移线图中量取各位移量，并取 1 1 2 211 ,B B B B′ ′ ′= = 22′L，得反转后从动件尖顶的一系

列位置 1B 、 2B 、 3B L。 
（6）将 0B 、 1B 、 2B 、 3B L各点连接成光滑曲线，即得所要求的凸轮轮廓曲线。 

2）对心直动滚子从动件盘形凸轮轮廓的设计方法，与对心直动尖顶从动件盘形凸轮轮廓

的设计方法基本相同。 
如图3-9所示，将滚子中心视为尖顶从动件的尖顶，按前述方法求出轮廓 k ，再以 k 上各点

为中心，以滚子半径 T lr μ 为半径画一系列滚子圆，则画出的滚

子圆族的内包络线 k′即为凸轮与滚子从动件直接接触的轮廓，

该轮廓称为凸轮的实际轮廓（或凸轮的工作轮廓）。相应地，k
称为凸轮的理论轮廓。 

由以上作图过程可知，以凸轮轴心为圆心，凸轮理论轮廓

的最小矢径为半径所作的圆，称为凸轮理论轮廓的基圆。所以，

对于对心直动滚子从动件盘形凸轮，其轮廓作图中的 0r 是指凸

轮理论轮廓的基圆半径。 
3）对心直动平底从动件盘形凸轮 
对心直动平底从动件盘形凸轮的设计方法与前述类似。如

图3-10所示，将从动件导路中心线与平底交点 B0 为尖顶，首先

按照尖顶从动件盘形凸轮轮廓设计方法求出各点的 B1、B2、

B3…，然后过 B1、B2、B3…作一系列表示平底位置的直线，再

作此直线族的包络线即得到该凸轮的实际轮廓。 
由于平底与实际轮廓的切点是随机构位置的变化而变化的，为了保证所有位置平底都能与

轮廓相切，平底左右两侧的宽度必须分别大于导路左右最远切点的距离 L 和m 。 
4）偏置直动尖顶从动件盘形凸轮 
如图3-11所示，偏置直动尖顶从动件盘形凸轮轮廓设计与前述相似。但由于从动件的导路

与凸轮转动中心存在偏心距 e，所以在采用反转法设计其轮廓时，导路中心始终与以 O 为圆心、

偏心距 e为半径所作的偏距圆相切，从动件的位移应沿这些切线量取。具体的图解过程如下。 
（1）取长度比例尺 lμ 和角度比例尺 ϕμ ，作从动件的位移线图。将ϕ轴各运动角分段等分，

如图 3-8(b)所示。 
（2）取同样长度的比例尺，以 O 为圆心，分别以 0 lr μ 和 le μ 为半径作基圆和偏距圆。 
（3）在基圆上任意取一点 0B 作为从动件推程的起始点。过 0B 作偏距圆的切线，该切线就

是从动件位于推移起始位置时其导路的中心线。 

图 3-9  对心直动滚子从动件 
     盘形凸轮轮廓设计 
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图 3-10  对心直动平底从动件盘形凸轮轮廓设计       图 3-11  偏置直动尖顶从动件盘形凸轮轮廓设计 

（4）由点 0B 开始，沿与ω相反方向将基圆分成与位移线图相同的等份，得各等分点 1B′、

2B′L。过这些等分点作偏距圆的切线，这些切线即为在反转中从动件导路依次占据的位置。 
（5）在各自切线上自 1B′、 2B′L起截取 1 1 2 211 , 22B B B B′ ′ ′ ′= = L，得到 B1、B2、B3…各点。 
（6）将 B1、B2、B3…各点连接成光滑曲线，即为所设计的凸轮轮廓曲线。 

3．摆动从动件盘形凸轮轮廓设计 

摆动从动件的角位移线图如图 3-12 所示。凸轮转动中心与从动件摆动中心的距离为

0OAL a= ，摆动从动件的长度为 ABL l= ，凸轮的基圆半径为 0r ，从动件以角速度ω沿顺时针方

向转动。下面将介绍尖顶摆动从动件盘形凸轮的轮廓设计过程。 

 
图 3-12  摆动从动件盘形凸轮轮廓设计 

摆动从动件盘形凸轮的设计方法与前述方法类似，不同之处是从动件绕轴 A做往复摆动，

当采用反转法原理时，从动件的轴 A将在以凸轮轴心 O 为圆心、 lOA a μ= 为半径的轴心距圆

上运动，同时还绕轴 A 按给定运动规律做往复摆动，如图3-12(a)所示。 



 64 机械设计基础     

（1）取角度比例尺 lμ 和 ϕμ 作角位移图，将横坐标ϕ轴各段运动角进行相应等分。 

（2）取长度比例尺 lμ ，以 O 为圆心，分别以 0 lr μ 、 la μ 为半径作基圆和轴心距圆[如
图 3-12(a)所示]。 

（3）在轴心距圆上取一点 0 ( )oaA l a= 作为摆动从动件转轴的初始位置，沿ω的相反方向将

该圆分成与角位移线图中转角ϕ相同的等份，得到相应各点 A1、A2、A3…。 
（4）分别以 A0、A1、A2、A3…为圆心，以 ll μ 为半径作圆弧，交基圆于点 B1、B2、B3…。 
（5）根据角位移线图，分别取 1 1 1 1B A B ψ′∠ = 、 2 2 2 2B A B ψ′∠ = 、 3 3 3 3B A B ψ′∠ = ，由此得到 1B′、

2B′、 3B′L，将这些点用光滑曲线连接起来即得到该凸轮的轮廓曲线。 
在此值得指出的是，若从动件为滚子从动件或平底从动件，用以上方法作出的是理论轮廓，

实际轮廓的处理方法与前述介绍一致。 

3.3.2  解析法设计凸轮轮廓 

图解法设计凸轮轮廓较为方便，但由于作图误差较大，所以只适合于对从动件运动规律要求不

高的凸轮机构。对于精度要求高的高速凸轮、凸轮靠模等，其轮廓设计必须采用解析法精确计算。 
下面以偏置滚子直动从动件盘形凸轮机构为例，介绍解析法设计凸轮轮廓的方法和步骤。 

如图3-13所示，设已知偏距为 e，基圆半径为

0r ，滚子半径为 Tr ，从动件的运动规律 2 2 1( )s s δ= ，

以及凸轮以等角速度 1ω 顺时针方向回转。根据反

转法原理，可以画出相对初始位置反转 1δ 角的机

构位置，此时从动件滚子中心 K 所在的位置就是

凸轮理论轮廓上的一点，其极坐标为 

           2 2
2 0( )s s eρ = + +           (3-4) 

           1 0θ δ β β= + −               (3-5) 

式中，     2 2
0 0s r e= −                (3-6) 

           0
0

tan e
s

β =                  (3-7) 

           
0 2

tan e
s

β
δ

=
+

              (3-8) 

2δ 对应于凸轮转角 1δ 的从动件位移。 
由于凸轮实际轮廓曲线是理论轮廓曲线的等

距曲线，所以两条轮廓曲线对应点具有公共的曲

率中心和法线。在图3-13中，过点 K 作理论轮廓的法线交滚子于点 T，点 T 就是实际轮廓上的

对应点，同时法线 n−n 与过凸轮轴心 O 且垂直于从动件导路的直线交于点 P，点 P 就是凸轮

与从动件的相对瞬心，且 2 1OPl ω= v ，因此从图3-13的△OPK 中可得 

                                     λ α β= +  (3-9) 

式中，                         

2 2

1 1

2 0 2 0

d
dtan

se e

s s s s
ω δα

− −
= =

+ +

v

 (3-10) 

图 3-13  偏置滚子直动从动件盘形 
       凸轮轮廓的解析法设计 
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实际轮廓上对应点 T 的极坐标为 

                              2 2 2 cosT T Tr rρ ρ ρ λ= + −  (3-11) 

                                    Tθ θ θ= + Δ  (3-12) 

式中，                          sinarctan
cos

T

T

r
r

λθ
ρ λ

Δ =
−

 (3-13) 

对于凸轮机构的不同类型（对心、偏置、直动、摆动、尖顶、滚子、平底），以及从动件

的各种常用运动规律的解析法设计，请参阅其他资料。 

3.4  凸轮基本尺寸的确定 

在进行凸轮机构的设计时，需要合理地选择从动件的运动规律。除此以外，还要求凸轮机

构具有较高的机械效率、良好的传递动力性能和较小的结构尺寸。基于此，需要对凸轮机构的

压力角对其受理情况的影响程度，凸轮的基圆半径、滚子的半径等具体尺寸的确定进行必要的

讨论和分析。 

3.4.1  压力角的确定 

广义而言，凸轮机构中从动件运动方向和接触轮廓法线方向之间所夹的锐角称为压力角。

如图3-14所示，当不考虑摩擦时，凸轮给予从动件的力 R 是沿法线方向的，从动件运动方向与

力 R 方向之间的夹角α 即为压力角。 
力 R 可以分解为沿从动件运动方向的有用分力 R1 和使从动件紧压导路的有害分力 R2，且

具有 2 1 tanR R α= 。当驱动从动件运动的有用分力 R1 一定时，如果压力角α 越大，则有害分力

越大，故该凸轮机构的效率越低。当压力角α 增大到一定程度时，以致有害分力 R2 所引起的摩

擦阻力大于有用分力 R1，此时无论凸轮加给从动件的作用力有多大，从动件都不能运动，这种

现象称为凸轮机构的自锁。 
由以上分析可知，为保证凸轮机构正常并且具有相应的传动效率，必须对凸轮机构的压力

角加以限制。凸轮轮廓上的压力角会因接触点的变化而变化，因此在设计时应使最大压力角不

超过许用压力角。常见凸轮机构的许用压力角见表 3-3。 

表 3-3  常见凸轮机构许用压力角 

凸轮机构类型 直动从动件凸轮机构 摆动从动件凸轮机构 

建议的许用压力角 [ ]α = 30° [ ]α = 45° 

注：依靠外力维持接触的凸轮机构（如从动件在弹簧或重力作用下返回），其回程不会出现自锁，故通常只需对其推程的压

力角进行校核。 

在设计凸轮机构时，一般是根据结构需要初步选定基圆半径，然后用图解法或解析法设计

凸轮轮廓。为保证凸轮机构的运动性能，必须对轮廓各处的压力角进行校核，以检验其是否处

于许用压力角的范围之内。 
如图3-15所示，当采用图解法检验时，可以在凸轮理论轮廓曲线较陡的地方取若干点（B1、

B2…），作出所选各点的压力角（ 1α 、 2α …），确定这些压力角是否超过许用压力角。当用解析

法设计凸轮时，应做相应的计算校核，在此不赘述，请参阅相关资料。 
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      图 3-14  凸轮机构压力角                          图 3-15  图解法检验压力角 

3.4.2  基圆半径的确定 

凸轮的基圆半径 r0 对凸轮机构结构尺寸和压力角有着直接的影响，因此在凸轮机构的设计

中，通常是在满足许用压力角及强度等条件下，确定尽可能小的凸轮基圆半径 r0 的初始设计值，

其计算方法一般有解析法、试选法和诺模图法等。 
毋庸置疑，在凸轮机构的设计中，凸轮的基圆半径取得越小，所设计的凸轮机构越为紧凑，

但应注意，基圆半径过小将会引起压力角过度增大，致使凸轮机构工作状况变坏。因此，在设

计中通常是在保证凸轮轮廓的压力角不超过许用压力角的情况下，考虑缩小凸轮的尺寸。基圆

半径的经验计算公式为 

                                 0 s1.8r r= +(7～10)mm (3-14) 

式中， sr 为凸轮轴半径。 

3.4.3  滚子半径的确定 

从减小凸轮与滚子之间的接触应力来看，滚子的半径越大越好，但同时也应注意到，滚子

半径增大对凸轮实际轮廓曲线有很大的影响。 
如图 3-16 所示，设理论轮廓外凸部分的最小曲率半径以 minr 表示，滚子半径以 Tr 表示，则

相应位置实际轮廓的曲率半径 min Tr rρ′ = − 。 

 
图 3-16  滚子半径的确定 

当 min Tr r> 时， 0ρ′ > ，实际轮廓线为一条平滑曲线，如图3-16(a)所示。 
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当 min Tr r< 时， 0ρ′ < ，实际轮廓线发生相交，图中阴影部分的轮廓曲线在实际切削加工时

将会被切去，使这一部分运动规律无法实现，如图3-16(b)所示。 
当 min Tr r= 时， 0ρ′ = ，在凸轮实际轮廓线上产生了尖点，此时尖点极易磨损，磨损后的凸

轮轮廓曲线将会使滚子改变原定的运动规律，如图3-16(c)所示。 
为了使凸轮轮廓在任何位置既不变尖也不相交，滚子半径 r 必须小于理论轮廓外凸部分的

最小曲率半径 minr ，即 minr r< 。如果 minr 过小，则按上述条件选择的滚子半径 Tr 太小而不能满足

安装和强度要求，就应当把凸轮基圆半径尺寸 0r 加大，重新设计凸轮轮廓曲线。 

习题与思考题 

3-1  题图3-1所示的是一个偏置直动从动件盘形凸轮机构。已知凸轮为一个以点 A 为中心的圆盘，问轮廓

上点 B 与尖顶接触时其压力角多大？以作图方式加以表示。 

3-2  题图3-2所示的是一个偏置直动从动件盘形凸轮机构。已知 AB 段为凸轮的推程轮廓线，试在图上标

注推程运动角 tδ 。 

3-3  设计题图 3-3 所示的偏置直动滚子从动件盘形凸轮。已知凸轮以等角速度 1ω 做顺时针方向回转，偏

距 10 mme = ，凸轮基圆半径 0 40 mmr = ，从动件升程 30 mmh = ，滚子半径 10 mmTr = ，推程运动

角Φ = 150°，远程休止角 sΦ = 30°，回程运动角 hΦ = 120°，近程休止角 2Φ = 60°。从动件在推程做

简谐运动，在回程做等加速-等减速运动，试用图解法绘出凸轮的轮廓。 

 
              题图 3-1                              题图 3-2                    题图 3-3 

3-4  题图 3-4 所示的是自动车床控制刀架移动的滚子摆动从动件凸轮机构。已知

60 mmOBl = ， 60 mmABl = ， 0 35 mmr = ， 8 mmTr = 。从动件的运动规律如

下：当凸轮以等角速度 1ω 逆时针回转 90°时，从动件以等加速等减速运动向

上摆 15°；当凸轮自 90°转到 180°时从动件停止不动；当凸轮自 180°转到

270°时，从动件以简谐运动摆回原处；当凸轮自 270°转到 360°时，从动件

停止不动。试绘制凸轮的轮廓。 

3-5  题图3-5所示，四个凸轮机构的凸轮均从图示位置转过 45°，试在各简图上

直接标出从动件的位移 s 及轮廓上相应接触点的压力角α 。 
 

题图 3-4 
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题图 3-5 

3-6  为什么凸轮的基圆半径取决于许用压力角？ 

3-7  在滚子从动件凸轮机构中，如何确定滚子半径？ 



 

 
 
 
 
 
 
 
 
 
 

 
在有的机械设备中，设备的功能要求机构的某些构件要能产生周期性的运动和停歇，例如

自动生产线上的间歇送料机构、食品灌装自动线上的液体灌装工位、机床上的分度转位机构等。

这类主动件做连续运动而从动件做周期性间歇运动的机构，常称为间歇运动机构。虽然前面所

述的两个机构和凸轮机构也能实现间歇运动，但它们能满足的间歇运动种类和数量有限。随着

各种自动化生产线的大量运用和生产率的不断提高，需要有更多功能和结构的间歇运动机构来

满足生产的需要，因此实现间歇运动机构的种类不断出现。这里仅介绍其中常用的几种。 

4.1  槽轮机构 

槽轮机构是在要求实现分度、转位等步进机构中应用最为广泛的一种间歇运动机构。 

4.1.1  槽轮机构的工作原理 

槽轮机构又称为马耳他机构，其典型的结构如图4-1所示。图4-1(a)所示的是外啮合槽轮，

它由具有圆柱销的主动销轮 1、具有直槽的从动槽轮 2 和机架组成；图4-1(b)所示的是内啮合槽

轮。槽轮机构的主要功用就是把主动件的连续等速转动转换为从动件的单向间歇运动。 

 
图 4-1  槽轮机构 

  第 4 章     
       间歇运动机构 
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槽轮机构的工作原理如图4-1(a)所示。在主动销轮的圆柱销 K 尚未进入从动槽轮的径向槽

时，槽轮的内凹锁止弧 S2 被主动销轮 1 的外凸圆弧 S1 卡住，从动槽轮 2 保持不动。在图4-1(a)
所示位置，圆销 K 开始进入槽轮的径向槽，此时锁止弧 S2 被松开，销 K 驱使槽轮反向（外啮

合）或同向（内啮合）转动。当圆销 K 转动到脱出槽轮的径向槽时，槽轮的另一个内凹锁止弧

又被主动销轮 1 的外凸圆弧卡住，直至下一个运动循环开始。 
槽轮机构在各种自动机械中应用很广泛。例如，图 4-2 所示的电影放映机中的槽轮机构，

图4-3所示的六角自动车床的刀架转位机构。 

                  
         图 4-2  电影放映机中的槽轮机构                     图 4-3  六角自动车床的刀架转位机构 
                      1—销轮；2—槽轮                                                1—销轮；2—槽轮 

当槽轮的半径为无穷大时，槽轮的间歇运动转变为间歇移动而成为如图 4-4 所示的移动槽

轮机构。 
当需要在两个相交轴之间传递间歇运动时，可采用如图4-5所示的球面槽轮机构。 

                         
                图 4-4  移动槽轮机构                                 图 4-5  球面槽轮机构 
                     1—销轮；2—移动槽轮                                      1—主动件；2—从动槽轮；3—销 

4.1.2  槽轮机构主要参数和基本尺寸计算 

1．槽轮机构的运动特性系数 

如图4-1(a)所示，z 为均布的槽轮径向槽数，主动件 1 在一个运动循环内的转角为 2π，所用

的时间为 t，槽轮的运动时间为 td，与 td 对应的主动件 1 的转角为 12ϕ ，则槽轮机构的运动系数

τ 为 

                         d 1

2
2 2 1 1
2 2 2 2

t zz
t z

ϕτ

π
π − −

= = = = = −
π π π

  (4-1) 
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由于槽轮做间歇运动，因此由式(4-1)可知，0 <τ < 0.5，z > 2。若圆销的数目为 s，则有τ = 

s(1/2−1/z) ≤1，故此有 

                                     2
2

zs
z

<
−

 (4-2) 

若要使槽轮每次停歇的时间不等，则主动件 1 上的圆销 K1 和 K2 应不均匀分布[如图4-6(a)
中的Φ1 和Φ2]所示；若要使槽轮每次运动的时间不等，则应使各圆销具有不同的回转半径，并

且槽轮的径向槽也应相应地改变[如图4-6(b)中的不同 R1]。 

 
图 4-6  停歇时间与运动时间要求对槽轮机构的影响 

2．槽轮机构的几何尺寸计算 

当根据具体工作要求确定了槽轮的径向槽数 z 和主动件 1 上的圆销数 S 后，再根据安装空

间的大小确定中心 a 和圆销 K 的半径 r，其余尺寸[如图4-1(a)所示]有 
    槽轮运动角：                      22 2 zϕ = π  (4-3) 
    主动件 1 的运动角：           1 22 2 2 / zϕ ϕ= π− = π− π  (4-4) 

    槽轮槽深：                   h≥ sin cos 1a r
z z
π π⎛ ⎞+ − +⎜ ⎟

⎝ ⎠
 (4-5) 

    槽轮外圆半径：                2 2
2 2( cos )R a rϕ= +  (4-6) 

    主动件 1 上圆销 K 中心的回转半径： 1 sinR a
z
π

=  (4-7) 

槽轮槽口厚度 b 可以按槽轮所需刚度来选定，可参考相关设计资料。 

3．槽轮机构设计时值得注意的几个问题 

（1）为保证主动件能够驱动从动件（槽轮），应当使运动特性系数τ > 0，因此应保证槽轮

的槽数 z ≥ 3。 
（2）运动特性系数τ 将随着槽数 z 的增加而增大，即增加槽数 z 将使槽轮在一个间歇运动

周期里的运动时间增长。但在有的机器设备中，槽轮运动时间正是设备工艺过程中的辅助时间，

因此为了缩短工艺辅助时间，槽轮的槽数不宜过多。 
（3）对于单销外槽轮机构，槽轮槽数无论多少，其τ 值总是小于 0.5，若要求τ 值大于 0.5，

则应增加圆销数量 s。 
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（4）由式(4-2)可以得出：当 z = 3 时，s = 1～5；当 z = 4 时，s = 1～3；当 z ≥ 6 时，s = 1～2。 
（5）对于图4-1(b)所示的内槽轮机构，其运动特性系数τ 总是大于 0.5（此结论的推导过程

略），而为了保证槽轮有停歇时间，要求τ 必须小于 1，故此槽轮槽数 z ≥ 3。 
（6）值得注意的是，槽轮的槽数 z 越多，其运动平稳性越好，因此槽轮的槽数不宜取得太

少。所以，生产实际中常用的槽数 z 一般取为 4、6、8。 

4.1.3  槽轮机构的特点 

槽轮机构的基本特点是，结构简单，工作可靠，只要机构的结构和参数设计合理，圆销进

入和退出啮合时槽轮的运动平稳性较高，但槽轮在运动中有较大的动载荷，槽数越少，动载荷

就越大，因此不适合于高速运动场合。 
而且由于槽轮每次转过的角度与槽轮的槽数有关，想要改变转角就需要改变槽轮的槽数，

重新设计槽轮机构，因而槽轮机构多用于不要求经常调整转角的转位运动中。 
此外，由于制造工艺、机构尺寸等条件的限制，槽轮的槽数不宜过多，故每次的转角较大。 

4.2  棘轮机构 

4.2.1  棘轮机构的工作原理 

棘轮机构是机械中常用的、具有间歇或步进特征的一类机构。如图 4-7 所示的齿式棘轮机

构，该机构由主动件 1、驱动棘爪 2、棘轮 3、制动爪 4、弹簧 5 及机架构成。其结构特点是主

动件 1 空套在与棘轮固连的从动轴 O 上，而且与驱动棘爪 2 用转动副连接。其工作原理如下。 
当主动件 1 如图4-7所示做逆时针方向摆动时，驱动棘爪 2 便插入棘轮 3 的齿槽中，使棘

轮同步转过相应角度，此时制动爪 4 在棘轮 3 的相应齿背上进行滑动。 
当主动件 1 作图4-7所示的顺时针方向转动时，制动爪 4 便阻止棘轮 3 发生沿顺势正方向

的转动，但此时驱动棘爪 2 却能够在棘轮 3 的齿背上进行滑动，因而棘轮便静止不动。由此可

以得出结论，当主动件 1 做连续的往复摆动时，棘轮 3 便做单向的间歇运动。主动件 1 的往复

摆动可以由摆动从动件凸轮机构、曲柄摇杆机构等实现，也可以由液压传动、电磁传动等传动

装置来提供。 

 
图 4-7  齿式棘轮机构 
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4.2.2  棘轮机构的类型与应用 

按照棘轮机构的动作原理和结构特点，把常用的棘轮机构分为以下两大类。 

1．齿式棘轮机构 

这类棘轮的外缘或内缘上具有刚性轮齿，依靠棘爪推动棘轮棘齿使其做单向间歇运动，称

为齿式棘轮机构。图4-7(a)所示的是外棘轮机构，图4-7(b)所示的是内棘轮机构。当齿式外棘轮

机构的棘轮直径为无穷大时，棘轮演变成为棘条，此时棘轮的单向间歇转动变为棘条的单向间

歇移动。机械设备中常用的棘轮机构为齿式外棘轮机构。 
根据棘轮机构的运动情况，齿式棘轮机构又可分为如下几种。 
1）单动式棘轮机构   
如图 4-7 所示，该类棘轮机构的基本特点是，当主动件向一个方向摆动时，棘轮沿相同方

向转过设定的相应角度；而当主动件反向摆动时，棘轮则实现静止不动。  
2）双动式棘轮机构   
如图 4-8 所示，该类棘轮机构的特点是，当主动件往复摆动一次时，棘轮沿同一方向间歇

转动两次。当载荷较大，且棘轮尺寸又受限制，齿数 z 较少，而使摆杆摆角小于齿距角时，需

要采用双动式棘轮机构。 
3）可变向的棘轮机构  
 如图4-9(a)所示，棘轮齿形采用对称的梯形齿，与之配用的棘爪为特殊的对称形状。这种

棘轮机构的特点是，当棘爪处于实线位置时，棘轮可以实现逆时针单向间歇转动；而当棘爪翻

转到图示虚线位置时，棘轮即可得到顺时针方向的单向间歇转动。 
图 4-9(b)所示的是另一种可变向的棘轮机构，其棘轮齿形为矩形，棘爪齿为楔形斜面。这

样，当棘爪安放在图示位置时，棘轮将沿逆时针方向做单向间歇转动；若将棘爪提起并绕自身

轴线转过 180°后放下，则棘轮可实现顺时针方向单向间歇转动；又若将棘爪提起并绕自身轴线

转过 90°搁置在壳体的平台上，使棘爪和棘轮脱开，从而棘爪随主动件往复摆动，棘轮却静止

不动。这种棘轮机构常用于实现工作台做间歇送进运动，如用于牛头刨床中实现工作台横向送

进运动。 

              
     图 4-8  双动式棘轮机构                                 图 4-9  可变向的棘轮机构 
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棘轮机构在生产中除了能实现间歇送进、制动和转位分度等运动以外，还能实现超越运动，

即从动件可以超越主动件而转动。 
如图4-10所示，自行车后轴棘轮机构便是利用其超越作用而使后轮轴 5 在滑坡时可以超越

链轮 3 而转动。 
不论何种形式的齿式棘轮机构，都具有结构简单、制造方便和运行可靠等优点。其缺点是，

棘爪在棘轮齿面滑行时，将引起噪声和齿尖磨损；传动平稳性差，不宜用于高速，一般都用于

速度较低、传动精度要求不高的场合；棘轮转角也只能以齿距角为单位有级调整。 

2．摩擦式棘轮机构 

图4-11所示的棘轮机构是摩擦式棘轮机构，其主要依靠摩擦力带动棘轮做单向间歇转动。

当主动件（外套筒 1）逆时针方向转动时，因摩擦力的作用使滚子 2 楔紧在棘轮 3 的支承面和

外套筒 1 的内圆柱表面之间，从而带动从动件（棘轮 3）一起转动。当主动件顺时针方向转动

时，滚子松开，棘轮 3 便静止不动。 
该机构依靠摩擦力传动，故棘轮的转角不如齿式棘轮机构准确；但噪声小，棘轮的转角可

以无级调整。这种机构常用于扳钳和多轴机床的夹具上，还可用做超越离合器。 

          
              图 4-10  自行车后轴棘轮机构                             图 4-11  摩擦式棘轮机构 

4.2.3  棘轮机构的转角调节 

在传动中如果需要调节棘轮转角，可采用如图4-12所示的两种方法调节。 

 
图 4-12  棘轮转角的调节方法 
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方法一是用调整曲柄长度来改变装有驱动棘爪的摇杆摆角（如图 4-12(a)所示）。方法二是

在棘轮上装一个遮板（如图 4-12(b)所示），利用改变遮板的位置来使棘爪行程的一部分在遮板

上滑过而不与棘轮的齿接触，而当棘爪插入棘轮齿槽后才推动棘轮转动，从而在不改变摇杆摆

角大小的情况下，改变棘轮转角。 

4.2.4  棘轮机构设计 

1．模数和齿数的确定 

棘轮机构中棘轮的相关尺寸与齿轮一样，同样以模数作为棘轮设计计算的基本参数，不同

之处在于棘轮的标准模数是按照棘轮的齿顶圆直径 da来计算的。 

                                      adm
z

=  (4-8) 

注意，棘轮齿数 z 的选取一般由棘轮机构的使用条件和运动要求来确定。对于一般进给和

分度用棘轮机构，可以根据所要求的棘轮最小转角来确定棘轮齿数 z，通常 z ≤ 250，常用的 z
值范围在 z = 8～30，据此可以计算出棘轮的模数。 

2．棘轮齿偏斜角和驱动棘爪轴心位置的确定 

在进行棘轮机构的设计时，必须考虑棘爪能够顺利

地滑入棘轮的齿槽内，而且不会自行滑离棘齿。 
图4-13所示的是驱动棘爪开始与不对称梯形棘齿的

尖顶 A 接触时的受力状况。 
设棘轮棘齿作用于棘爪的法向反力为 N，因为棘爪

有滑入棘轮齿槽的趋势，因而棘轮的齿作用于棘爪的摩

擦力 Ff 向外，以阻止棘爪滑入。要使棘爪能顺利滑入齿

槽，必须满足下列条件： 

fcos  cosNl F lδ δ>  

化简得            ftan F Nδ >  

因为                                 f tanF N f ϕ= =  

代入得                                  δ ϕ>  (4-9) 

式(4-9)中， f 为滑动摩擦系数，ϕ为棘爪与棘轮轮齿间的摩擦角，δ 为棘爪与棘轮轮齿接

触点公法线 n−n 与 O2A 线之间的夹角。 
从式(4-9)可知，要使棘爪能够顺利滑入齿槽而且不滑离的条件是夹角δ 必须大于摩擦角ϕ。

当材料的摩擦系数 f = 0.2 时，ϕ ≈ 11°30′，所以一般情况下取δ = 20°。 

因为接触点公法线 n−n 必须垂直于棘轮工作齿面，因此当轴心 O2 在棘轮齿顶 A 的径向 O1A
的垂线上选取时，为保证δ ϕ> ，必须使棘齿工作齿面 AB 相对于径向线 O1A 偏斜一个角度 β

（ β 称为棘齿工作面偏斜角）。因此，有 

                                2BAO∠ = 90° δ+ ≥ 90° ϕ+  (4-10) 

 
图 4-13  棘爪受力分析 
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4.3  其他间歇运动机构 

4.3.1  不完全齿轮机构 

1．不完全齿轮机构的工作原理、分类与应用 

不完全齿轮机构如图4-14所示，是由普通渐开线齿轮机构演变而来的一种间歇运动机构。

它与普通齿轮传动不同的是轮齿在整个圆周上采用间断布置，因此在主动轮 1 连续回转时，从

动轮 2 便做间歇运动。 

 
图 4-14  不完全齿轮机构 

不完全齿轮机构的类型有外啮合（如图 4-14(a)所示）、内啮合（如图 4-14(b)所示）和齿轮

齿条啮合（如图4-14(c)所示）三种。外啮合与内啮合均使从动件做不连续间歇运动，而齿轮齿

条啮合则使从动件做往复移动。 

2．不完全齿轮机构的特点 

不完全齿轮机构中的主从动轮均做回转运动，但从动轮在一个运动周期内做多次停歇，因

而应用范围较为广泛。 
由于从动轮的中间段与普通齿轮一样，进行定传动比传动，但其中在进入和脱离啮合时存

在较大的冲击载荷，所以不完全齿轮机构一般只能用于低速轻载的场合。 
从结构上可以看出，为避免从动轮在开始啮合时的位置正好与主动轮首齿齿顶相抵而产生

干涉现象，一般可以采用减小主动轮上首齿齿顶高的修正方法。为保证从动轮锁止弧的正确停

歇位置，就必须保证主动轮脱离啮合点与进入啮合点的对称性。 

4.3.2  凸轮间歇运动机构 

凸轮间歇运动机构是利用空间凸轮与转位拨销的相互作用，将原动凸轮的连续转动转换为从

动件转盘的间歇运动，从而实现交错轴间的分度运动。如图 4-15 所示，1 为圆柱凸轮，转盘 2
上固定有均匀分布的 z 个圆柱形拨销 3。当凸轮转过沿轴向位置变化的曲线槽所对应的角度时，

曲线槽推动拨销使转盘转过两个相邻拨销所夹的中心角 2 zπ 。当凸轮转过沿轴向位置无变化的

曲线槽所对应的角度时，转盘静止不动。这样，就实现了转盘的间歇运动。 
如图4-15(a)所示，凸轮为圆柱形，其拨销轴线与转盘轴线平行，称为圆柱凸轮间歇运动机



 77     第 4 章  间歇运动机构

构。如图4-15(b)所示，凸轮上有一条凸脊，凸轮好似蜗杆，转盘拨销为转盘上的齿，犹如蜗轮，

故称为蜗杆凸轮间歇运动机构，这种凸轮机构可以通过调整凸轮与转盘的中心距，消除拨销与

凸轮凸脊接触的间隙或补偿接触面间的磨损，以保证机构的运动精度。 
凸轮间歇运动机构结构简单，运转可靠，传动平稳，适用于高速间歇转动的场合。特别是

蜗杆凸轮间歇运动机构，在保证正确设计、制造的前提下，其间歇运动次数每分钟可达千次以

上。凸轮式间歇运动机构在轻工机械、冲压机械和其他许多方面得到应用。 
图4-16所示的是钻孔攻丝机的转位机构。1 为凸轮，转盘 2 固连着齿轮 3，齿轮 3 与齿轮 4

啮合，齿轮 4 又与工作台 5 相连，使工作台获得间歇转位。 

                  
             图 4-15  凸轮间歇运动机构                             图 4-16  钻孔攻丝机转位机构 

习题与思考题 

4-1  六角自动车床六角头外槽轮机构中，已知槽轮的槽数为 6，一个循环中槽轮的静止时间为 5 s，静止

时间是运动时间的 2 倍。试求：① 槽轮机构的运动系数τ ；② 所需的圆销数 s。  

4-2  某自动机上装有一个单销六槽的外槽轮机构，已知槽轮停歇时进行工艺动作，所需工艺时间为 30 s，

试确定主动轮的转速。  

4-3  某自动机上有一个均布双销六槽的外槽轮机构。若主动件拨盘的转速为 24 r/min，求槽轮在一个运

动循环中，每次运动和停歇的时间。  

4-4  六角车床的六角头转位机构为单销六槽外槽轮机构。已知槽轮机构的中心距为 150 mm，圆梢的半径

为 10 mm，试设计计算该槽轮机构的主要尺寸。  

4-5  某自动机上装有一个不均布双销四糟外接槽轮机构，已知两个圆销的回转半径相同且回转半径间的

夹角为 120°，试确定该槽轮机构的运动系数τ 及两个圆销各自拨动槽轮时的运动系数 1τ 和 2τ 。  

4-6  牛头创床工作台由棘轮带动丝杆做间歇转动，从而通过与丝杆啮合的螺母带动工作台做间歇移动。

设进给丝杆（单头）的导程为 5 mm，而与丝杆固结的棘轮有 28 个齿，试问工作台每次进给的最小

进给量是多少？若刨床的最小进给量为 0.125 mm，试问带动进给丝杆的棘轮齿数此时应为多少？ 

4-7  棘轮机构和槽轮机构，在运动平稳性、加工难易程度和制造成本等方面各有何优缺点？各适用于何

种场合？ 

4-8  什么是槽轮机构的运动特性系数？为什么此运动特性系数必须大于 0 而小于 1？ 

 



 

 
 
 
 
 
 
 
 
 
 

 
本章着重分析机器周期性速度波动和非周期性速度波动产生的原因及其调节方法，介绍回

转构件静平衡和动平衡的原理及方法。 

5.1  机械的运转过程与速度波动的调节 

5.1.1  机械的运转过程 

机械运转过程可分为三个阶段，即启动阶段、稳定运转阶段和停车阶段，如图5-1(a)所示。 
（1）启动阶段。机械中原动件的速度由零增加到正常工作速度。 
（2）稳定运转阶段。此时原动件的速度为正常工作速度。 
（3）停车阶段。此时原动件的速度由正常工作速度降为零。 

 
图 5-1  机械运转过程 

根据能量守恒定律，一部机器在运转过程中的动能方程式为 

                                  d r fW W W E= + + Δ  (5-1) 

式中， dW 为驱动力所作的功， rW 为克服生产阻力所消耗的功（有用功）， fW 为克服摩擦阻力

等所消耗的功（无用功）， EΔ 为动能的变动量。 
    设                         d r f( )W W W W EΔ = − + = Δ  (5-2) 

因为                           2 2
0 0

1Δ Δ ( )
2

E W J Jω ω= = −  (5-3) 

式中， 21
2

Jω 为机械系统的瞬时动能， 2
0 0

1
2

J ω 为机械系统的初始动能，故 
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1

2 2
0 0(2 / / )E J J Jω ω= Δ +  (5-4) 

由式(5-3)及式(5-4)可知 
（1）若 W EΔ = Δ > 0，即出现盈功时，机械动能增加，ω > 0ω ，机械做增速运动； 
（2）若 W EΔ = Δ < 0，即出现亏功时，机械动能减少，ω < 0ω ，机械做减速运动； 
（3）若 W EΔ = Δ = 0，称为恒功，则机械做匀速运动。 
一般来说，机械工作在稳定运转阶段时，由于受多方面因素的影响，其速度总是在与正常

工作速度相当的平均速度处上下波动，如图5-1(b)所示，绝对没有波动是不可能的。也就是说，

机械在运转过程中，由于难免会出现盈功或亏功，从而产生速度波动。而这种速度波动会导致

在运动副中产生附加动压力，并引起机械振动，降低机械的寿命，影响机械效率和工作质量。

因此，对机械运转速度的波动进行调节并将其限制在允许的范围之内是十分必要的。 

5.1.2  机械速度波动的类型及调节方法 

机械速度波动可分为周期性速度波动和非周期性速度波动。 

1．周期性速度波动及其调节 

周期性速度波动是由于机械动能增减呈周期性变化，其主轴角速度ω 随之做周期性的波

动，如图 5-2 所示。这种有规律的、连续的速度波动称为周期性速度波动。主轴角速度ω 从某

一数值变回到原值所经历的时间为一个运动周期 T，驱动

力所做的功和阻抗力所消耗的功在一个周期内是相等的，

即没有动能的增减，使其平均速度保持不变。但在周期中

的各个时间间隔内，驱动功与消耗功并不相等，即存在盈

功或亏功，使动能增加或减少，导致机器主轴的角速度做

周期性波动。 
周期性速度波动的调节方法是在机械中加上一个转

动惯量较大的回转件——飞轮。 
值得提出的是，飞轮之所以能起到调速作用，关键是飞轮具有很大的转动惯量。也就是说，

为了使飞轮的转速有一点变化，就需要有较大的动能。当机械出现盈功时，飞轮轴的角速度只

需微小的上升，就可把多余的动能储存起来；而当机械出现亏功时，机械运动速度减慢，这时

飞轮又可将其储存的能量释放出来，以弥补能量的不足，使其角速度只有小幅度的下降。因此，

飞轮实质上是一个能量储存器。例如，图5-2中实线所示的是没有安装飞轮时主轴的速度波动，

而虚线所示的是安装飞轮后的速度波动。 

2．非周期性速度波动及其调节 

如果机械在运转过程中，机械外力（驱动力和阻力）的变化是随机的、不规则的、没有一

定周期性的，这样就产生了非周期性的速度波动。 
常见的非周期性速度波动的调节方法有两种：一是利用原动机的自调性；二是采用一种专

门的调节装置——调速器。 
如果机械的原动机是电动机，则根据电动机的机械特性，其本身就能使驱动力矩和阻抗力矩

自动地协调。这是因为当机械的阻抗力矩减小而使机械和电动机转速上升时，其驱动力矩又会自

动减小，从而使驱动力矩与阻力矩自动地达到新的平衡。电动机的这种性能称为“自调性”。 

 
图 5-2  周期性速度波动 
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如果原动机是蒸汽机、汽轮机或内燃机等，则

由于这类原动机不具有自调性，所以这种速度波动

不能依靠飞轮来进行调节，只能采用特殊的装置使

输入功与输出功趋于平衡，以达到新的稳定运转，

这种特殊装置称为调速器。 
调速器的种类很多，现举一例来简要地说明其

工作原理。离心式调速器的工作原理简图如图5-3所
示。方框 1 为原动机，方框 2 为工作机，方框 5 内

是由两个对称的摇杆滑块机构组成的调速器本体。

当系统转速过高时，调速器本体也加速回转，由于

离心惯性力的关系，两个重球 K 将张开带动滑块 M
上升，通过连杆机构关小节流阀 6，使进入原动机的

工作介质减少，从而降低速度。如果转速过低，则工作过程相反。 
机械式离心调速器结构简单，成本低廉，在内燃机等机械上应用得较广，近代机械多采用

电子调速装置实现自动控制。 

5.2  飞轮的近似设计方法 

5.2.1  机械运转的基本参数 

1．平均角速度 

工程上一般都以主轴的最大角速度 maxω 和最小角速度 minω 的算术平均值作为机械的平均

角速度 mω ，即 

                                m max min( ) / 2ω ω ω= +  (5-5) 

2．速度不均匀系数 

机械的速度波动的程度常采用速度不均匀系数δ 来表示，其定义为角速度的最大波动幅度

max min( )ω ω− 与平均角速度 mω 之比值，即  

                                max min m( ) /δ ω ω ω= −  (5-6) 

若δ 和 mω 已知，则由式(5-5)和式(5-6)可得 

                                 max m 1
2
δω ω ⎛ ⎞= +⎜ ⎟

⎝ ⎠
 (5-7) 

                                 min m 1
2
δω ω ⎛ ⎞= −⎜ ⎟

⎝ ⎠
 (5-8) 

由上式可知，δ 越小，主轴越接近匀速转动。各种不同机械的许用运转速度不均匀系数δ 是

根据它们的工作要求来确定的。例如，驱动发电机的活塞式内燃机，如果主轴的速度波动太大，

势必影响输出电压的稳定性，所以这类机械的运转速度不均匀系数应当取小一些；反之，如冲

床和破碎机等一类机械，速度波动稍大也不影响其工艺性能，这类机械的运转速度不均匀系

图 5-3  离心式调速器工作原理 
1—原动机；2—工作机；3，4—齿轮； 

5—调速器本体；6—节流阀 
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数便可取大一些。为了使所设计的机械系统在运转过程中速度波动在允许范围内，设计时应

保证δ ≤ [ ]δ 。几种常用机械的运转速度不均匀系数的许用值 [ ]δ 见表 5-1。 

表 5-1  常用机械的运转速度不均匀系数的许用值[δ ] 

机械名称 [δ ] 机械名称 [δ ] 

破碎机 0.10～0.20 汽车和拖拉机 0.016～0.05 

冲床和剪床 0.05～0.15 金属切削机床 0.02～0.03 

轧钢机 0.04～0.10 纺纱机 0.01～0.016 

压缩机和水泵 0.03～0.05 直流发电机 0.005～0.01 

减速器 0.015～0.020 交流发电机 0.002～0.003 

5.2.2  飞轮转动惯量的计算 

1．转动惯量的计算 

周期性速度波动的调节方法是在机械中加上一个转动惯量较大的回转件——飞轮。设飞轮

的转动惯量为 fJ ，则机械系统动能的改变量为 

2 2
f 0

1 ( )( )
2

E J J ω ωΔ = + −  

对应于一个周期中盈亏功的最大变化量 maxΔW ，即最大盈亏功，机械动能也将有最大的变化，即 

                   2 2 2
max max f max min f m

1 ( )( ) ( )
2

E W J J J Jω ω ω δΔ = Δ = + − = +  (5-9) 

或                                 max
2

f m( )
W

J J
δ

ω
Δ

=
+

 (5-10) 

上式说明，在其他条件不变的条件下，增大飞轮转动惯量 fJ ，速度不均匀系数δ 将减小，

机器运转就平稳。在一般机械中，其他构件所具有的动能与飞轮相比，其值甚小，因此，近似

设计可以认为飞轮的动能就是整个机械的动能。由此得到安装在主轴上的飞轮转动惯量为 

                                   max
f 2

m

ΔWJ
ω δ

=  (5-11) 

若将式(5-11)中的平均角速度 mω 用平均速度 n（r/min）取代，则有     

                                 max
f 2 2

900 WJ
n δ
Δ

=
π

 (5-12) 

由式(5-11)和式(5-12)可知： 
（1）当 maxWΔ 与 n 一定时，若δ 很小，则略微减小δ 的数值就会使飞轮转动惯量激增，因

此，过分追求机构运转速度均匀将会使飞轮笨重，增加成本。 
（2）当 fJ 与 n一定时， maxΔW 与δ 成正比，即最大盈亏功越大，机械运转速度越不均匀；

反之，即机械运转越不均匀， maxΔW 就越大。 
（3）当 maxΔW 与δ 一定时， fJ 与 mω 平方成反比，即主轴的平均转速越高，所需安装在主

轴上的飞轮转动惯量就越小。 
飞轮也可以安装在与主轴保持固定速比的其他轴上，但必须保证该轴上安装的飞轮与主轴

上安装的飞轮具有相等的功能，即 
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2

m

m

J J ω
ω
⎛ ⎞

′ = ⎜ ⎟′⎝ ⎠
 (5-13) 

式中， mω′ 为任选飞轮的平均角速度， J ′为安装在该轴上的飞轮转动惯量。由式(5-13)可知，欲

减小飞轮转动惯量，可以选取高于主轴转速的轴安装飞轮。通常，主轴具有良好的刚性，所以

多数机器的飞轮仍安装在主轴上。 
由于飞轮能利用储蓄的动能克服短时过载，故在确定原动机额定功率时只需考虑它的平均

功率，而不必考虑高峰负荷所需的瞬时最大功率，避免大马拉小车而引起的多余能耗，以达到

降低投资的目的。由此可知，安装飞轮不仅可避免机械运转速度发生过大的波动，而且可以选

择功率较小的原动机。 

2．最大盈亏功ΔWmax的确定 

当应用式(5-11)或式(5-12)求飞轮转动惯量时，n、 mω 和δ 为已知，因此关键在于确定最大

盈亏功 maxΔW 。 

图 5-4(a)所示的是某机械稳定运转一个周期中，作用在主轴上的驱动力矩 dM 和阻抗力矩

rM 随主轴转角ϕ 的变化曲线。 d ( )M ϕ 曲线与横坐标所包围的面积表示驱动力矩所做的功，

r ( )M ϕ 曲线与横坐标所包围的面积表示阻抗力矩所做的功。求出两条曲线各交点处的动能变化

量 EΔ （即盈亏功 WΔ ），分别用 abA 、 bcA 、 cdA 、 deA 、 eaA ′表示，那么，最大盈亏功可以用能

量指示图法求出。如图5-4(b)所示，从点 a 出发，顺次作向量 ab、bc 、cd 、de 、 ′ea 表示盈亏

功 abA 、 bcA 、 cdA 、 deA 、 eaA ′。由于机械经历一个周期回到初始状态，其动能增减为零，所以

该向量图的首尾应当封闭。由图5-4(b)可知，点 c 具有最大动能，点 b 具有最小动能，c、b 两

个位置动能之差 bcA 即为最大盈亏功 maxΔW 。 

 
图 5-4  最大盈亏功的确定 

5.2.3  飞轮主要尺寸的计算 

飞轮按构造大体可分为轮形（如图5-5所示）和盘形（如图5-6所示）两种。 

        
                  图 5-5  轮形飞轮                                     图 5-6  盘形飞轮 
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对于轮形飞轮，设轮缘的质量为m ，则 

                             
2 2

2 21 2
f 1 2( )

2 4 8
m D D mJ D D
⎛ ⎞+

= = +⎜ ⎟
⎝ ⎠

 (5-14) 

当轮缘厚度 H 不大时，有 

                                      
2

f 4
mDJ ≈  (5-15) 

式中， 2mD 称为飞轮矩，其单位为 2kg m⋅ 。  

选择轮缘的平均直径 D 后，即可求出飞轮的质量m 。 
又若设轮缘宽度为 B ，材料密度为 ρ（ 2kg/m ），则m DBHρ= π ，选择了飞轮的材料与 /H B

后，即可确定 B 和 H 的值。 
对于盘形飞轮，当飞轮的转动惯量不大时采用。设其质量为m ，则 

                               
2 2

f 2 2 8
m D mDJ ⎛ ⎞= =⎜ ⎟
⎝ ⎠

 (5-16) 

选定飞轮直径 D 后，即可求出飞轮的质量 m 。又因 2 / 4m BDρ= π ，选定飞轮材料，即可求

出飞轮宽度 B 。 
应当说明，飞轮不一定是外加的专门构件。实际机械中往往用增大带轮（或齿轮）的尺寸

和质量的方法，使它们兼起飞轮的作用。这种带轮（或齿轮）也就是机器中的飞轮。 

5.3  刚性回转件的平衡 

在机械中绕固定轴转动的构件，常称为转子。对于刚性较好，且工作转速低于一阶临界转

速的转子，其所产生的弹性变形甚小，可以忽略不计，故称为刚性转子；而对于刚性较差，且

工作转速高于一阶临界转速的转子，由于其弹性变形的挠度较大，不能忽略，故称为挠性转子，

如航空发动机、汽轮机、发电机等大型高速转子。挠性转子的平衡问题比较复杂，必须考虑变

形对平衡的影响。关于挠性转子的平衡问题，请参阅转子动力学等有关文献。 
机械中的转子，由于结构上的不对称、材质的不均匀及制造和装配中的偏差，都会导致其

质量中心和回转轴线的不重合，使转子在回转时产生离心惯性力。若转子以ω 等速回转，设其

偏心质量为 m，偏心距矢径为 r，则该偏心质量所产生的离心惯性力为 

                                     F = mω2r (5-17) 

这种离心惯性力会在运动副中产生附加的动载荷，增大运动副中的摩擦，降低机械效率及

使用寿命。尤其需要指出的是，这种离心惯性力的方向是变化的，当其变化频率接近该机械系

统的固有频率时，将会引起共振，甚至产生严重后果。除了某些需要利用振动来进行工作的机

器（如打夯机、按摩机、振实机等）之外，一般都必须将这类离心惯性力予以平衡，以消除或

减少它所引起的不良后果。 
对于刚性转子的平衡，首先在设计阶段就需要根据转子的结构及质量分布的实际情况进行

平衡计算，使转子在运转时其惯性力的矢量和在理论上等于零，即达到平衡。至于因材质不均

匀和制造、装配偏差等原因而引起的不平衡，只能采用试验的方法加以平衡。 
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5.3.1  静平衡计算 

对于轴向尺寸较小的盘状转子，其宽径比（宽度与直径之比） / 0.2B D < 的转子（如齿轮、

带轮、飞轮、盘形凸轮及螺旋桨等），其质量可近似地看做是分布在与其轴线垂直的同一平面内。

正因为如此，各个偏心质量所产生的离心惯性力是同一平面上的汇交力系，不会形成力偶矩。

故这类转子只要平衡其惯性力就可以。我们把这类惯性力的平衡称为静平衡。 
如果某一刚性转子具有偏心质量 1m 、 2m 、 3m （如图5-7所示），它们的偏心距矢径分别为

1r 、 2r 、 3r ，则当该转子以角速度ω 等速回转时，各偏心质量所产生的离心惯性力将分别为 

F1 = m1ω2r1，F2 = m2ω2r2，F3 = m3ω2r3 

如上所述，F1、F2、F3 为平面汇交力系。为了平衡这一平面汇交力系，可在该转子回转平

面的适当位置，加上一个平衡质量 bm ，其矢径为 br ，使其所产生的离心惯性力 Fb 与 F1、F2、

F3 相平衡，即 
Fb + F1 + F2 + F3 = 0 

也即                      mbω2rb+ m1ω2r1 + m2ω2r2 + m3ω2r3 = 0 
故                          mb rb + m1 r1 + m2 r2 + m3 r3 = 0 
式中，各项 mi ri 称为质径积。上式写成一般形式为 

                                   mbrb + Σmi ri = 0 (5-18) 

 
图 5-7  静平衡设计 

为了使转子得到平衡，也可以在平衡质径积（mb rb）的反方向上 rb 处去除相应的质量 bm′ ，
而只要保证 bm′ rb+ bm rb= 0 即可。 

由以上分析可知，一个静不平衡转子无论含有多少个偏心质量，均可在一个平面内的适当

位置，用增加（或去除）一个平衡质量的办法予以平衡，故静平衡又可称为单面平衡。 

5.3.2  静平衡试验 

转子经过上述平衡计算，并在适当位置安装了所需的平衡质量后，只是从理论上解决了静

平衡问题。实际上，由于材质的不均匀及制造和安装偏差等原因所产生的不平衡问题，是无法

在设计阶段用计算的方法来加以估计和消除的。它只能借助于试验设备，经过静平衡试验来加

以消除。即利用静平衡架（如图 5-8 所示）找出回转件不平衡质径积的大小和方向，并由此确

定平衡质量的大小和位置，从而使其质心移到回转轴线上以达到静平衡。静平衡架有导轨式静

平衡架和圆盘式静平衡架，如图5-8所示。 
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实验时将被平衡件架在实验架的刃口上，任其自由滚动，当构件停止滚动时，若无摩擦，

则构件重心应在铅垂线上。但是由于有滚动摩擦存在，所以构件重心要偏离铅垂线。为了测定

重心，可将构件向一方向稍微偏转，待其静止时通过轴心画一条铅垂线 m−m；然后再将构件向

另一方向稍微转动，待其静止后再画一条铅垂线 n−n，此时构件重心 S 应在 m−m 与 n−n 两线夹

角的角平分线上，如图 5-9 所示。此后，在重心相反方向加一个平衡重量，再按上述方法重做

实验，直到构件达到在任何位置均可静止不动为止。这时，所加平衡重量和其矢径的乘积，即

为平衡该构件所需的质径积。根据所测得的质径积，安装平衡质量，便可使构件平衡。 

                 
                     图 5-8  静平衡架                                 图 5-9  平衡质量方位的确定 

5.3.3  动平衡计算 

对于轴向尺寸较大的转子，其宽径比 / 0.2B D > ，其偏心质量很可能分布在几个不同的回

转平面上。如多缸发动机的曲柄、电动机转子、机床主轴等，

双凸轮轴转子即为一例，如图5-10所示。在这种情况下，即

使转子的质心 C 位于回转轴线上，满足静平衡条件，但在转

子回转时，由于各偏心质量（ 1m , 2m ）所产生的离心惯性

力（F1, F2）在不同的回转平面内，将形成惯性力偶矩，因

此仍然会在支承中引起附加的动载荷和机械振动。显然，这

类转子的平衡条件是：平衡质量和各偏心质量所产生的离心

惯性力的矢量和以及这些惯性力所构成的惯性力偶矩的矢

量和都等于零，即 

                                   b

b

0
0

i

i

+ Σ =⎧
⎨ + Σ =⎩

F F
M M

 (5-19) 

这类平衡称为动平衡。 
设一个转子的偏心质量 1m 、 2m 、 3m 分别位于三个平行的回转平面 1、2、3 内，它们的偏

心距矢径分别为 1r 、 2r 、 3r ，如图5-11(a)所示。 
当此转子以角速度ω等速回转时，这些偏心质量所产生的离心惯性力 1F 、 2F 、 3F 组成了

一个空间力系。为了使该空间力系及其由各力所构成的惯性力偶矩得以平衡，可以根据转子的

实际结构，选定两个平衡基面T ′和T ′′，再把上述三个偏心质量分解到这两个平衡基面上去，

得到 1m′、 2m′ 、 3m′（在平衡基面T ′上）和 1m′′， 2m′′， 3m′′（在平衡基面T ′′上）。 
它们的大小分别为 

 
图 5-10  双凸轮轴转子的不平衡状况 
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图 5-11  动平衡设计 

上述各偏心质量所产生的各离心惯性力分别为 2
i i imω′ ′=F r（在平衡基面T ′上）和 2

i i imω′′ ′′=F r

（在平衡基面T ′′上）。它们的方位保持不变[如图5-11(a)所示]。这样，就把一个空间力系转化为

两个平衡基面上的平面汇交力系。至于两个平衡基面上诸力的平衡问题则与前述静平衡的计算

方法完全相同。根据式(5-18)，就两个平衡基面T ′、T ′′而言，其平衡条件是 

                              b b 1 1 2 2 3 3

b b 1 1 2 2 3 3

0
0

m m m m
m m m m
′ ′ ′ ′ ′+ + + =⎧

⎨ ′′ ′′ ′′ ′′ ′′+ + + =⎩

r r r r
r r r r

 (5-20) 

作质径积矢量封闭图，如图5-11(b)和(c)所示，即可求得 b bm′ ′r 和 b bm′′ ′′r 。这样，惯性力分别在

T ′和T ′′两个平衡面中得到平衡，同时惯性力也得到平衡。为了求得平衡质量 bm′ 的大小和质量，

选定平衡质量的偏心距 b′r 的大小，然后在平衡基面T ′上即可确定 bm′ 。同理可求得 bm′′。 
由以上分析可知，不论转子在几个回转平面内，有多少个偏心质量，均可以通过在选定的

两个平衡基面上，分别加上（或去除）适当的平衡质量的办法，使该转子达到平衡。故动平衡

又称为双面平衡。 

5.3.4  动平衡试验 

与静平衡问题一样，以上是在设计阶段解决由于结构上的原因所产生的动不平衡问题。由于材

质的不均匀及制造和安装偏差所引起的动不平衡问题，还必须经过动平衡试验才能得到解决。 
由动平衡原理可知，轴向尺寸较大的回转件，必须分别在任意两个回转平面内各加一个适当

的质量，才能使回转件达到平衡。令回转件在动平衡试验机上运转，然后在两个选定的平面内分

别找出所需平衡质径积的大小和方位，从而使回转件达到动平衡的方法称为动平衡试验法。 
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转子的动平衡试验一般需要在专用的动平衡机上进行。动平衡机有各种不同的形式，其构

造及工作原理也不尽相同，但其作用都是用来确定需要加于两个平衡基面上的平衡质量的大小

及方位。 
图5-2所示的是一种机械式动平衡机的工作原理图。待平衡的回转件 1 安装在摆架 2 的两个

轴承 B 上。摆架的一端用水平轴线的回转副 O 与机架 3 相连接；另一端用弹簧 4 与机架 3 相连。

调整弹簧使回转件的轴线处于水平位置。当摆架绕 O 轴摆动时，其振幅大小可由指针 5 读出。 
如前所述，任何动不平衡的回转件，其不平衡质径积可由任选的平衡基面T ′和T ′′中的两

个质径积 m′ ′r 和 m′′ ′′r 来代替。如图5-12所示，在进行动平衡时，调整回转件的轴向位置，使校

正平面T ′′通过摆动轴线 O。这样，当待平衡回转件转动时，T ′′面内 m′′ ′′r 所产生的离心力将不

会影响摆架的摆动。也就是说，摆架的振动完全是由T ′面上质径积m′ ′r 所产生的离心力造成的。 

 
图 5-12  动平衡机原理 

1—回转件；2—摆架；3—机架；4—弹簧；5—指针 

根据强迫振动理论，摆架振动的振幅 Z ′与T ′面上的不平衡质径积m′ ′r 成正比，即 
                                      Z mμ′ ′ ′= r  (5-21) 

式中，μ 为比例常数。 
μ 的数值可用下述方法求得：取一个类似的、经过动平衡校正的标准转子，在其 T′面上加

一个已知质径积 0 0m′ ′r ，并测出其振幅 0Z ′，将已知值 0 0m′ ′r 和 Z′0 代入式(5-21)，即可求出比例常

数μ。当比例常数μ 已知，读出 Z′之后，便可由式(5-21)算出m′ ′r 的大小。 
m′ ′r 的方向按图5-12(b)来确定。该图为校正面T ′的右视图。 1O′、 2O′分别为待平衡回转件

轴心在振动时到达的最低和最高位置。当摆架摆到最高位置时，不

平衡质量 m 并不在正上方，而是处在沿回转方向超前α 角的位置。 
α 称为强迫振动相位差，可由图5-13所示的方法测定。先将待

平衡回转件正向转动，用一根划针从正上方逐渐接近试件外缘，至

针尖刚刚触及试件为止。这样一来，针尖在外缘上画出一段短弧线，

弧线中点 H1 即为最高偏离点。以同样速度将试件反转，用划针记下

反转时的最高偏离点 H2。因为两个方向的相位差α1 和α2 应相等，

故连接 H1和 H2并作其中垂线，矢径 OA 即表示不平衡质径积 m′ ′r 的

方位。将待平衡回转件调头安放，令T ′面通过摆架的转动轴线 O，

重复前述步骤，即可求出T ′′面内不平衡质径积m′′ ′′r 的大小和方位。 

 
图 5-13  相位差的确定 
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习题与思考题 

5-1  机械平衡的目的是什么？ 

5-2  在什么条件下需要进行转动构件的静平衡？使转动构件达到静平衡的条件是什么？ 

5-3  在什么条件下必须进行转动构件的动平衡？使转动构件达到动平衡的条件是什么？ 

5-4  在进行动平衡时，为什么要在转动构件上任选两个平衡面？这两个面是否一定平行？ 

5-5  机械为什么会产生速度波动？它有何危害？ 

5-6  什么是“周期性速度波动”和“非周期性速度波动”？各用什么方法进行调节？ 

5-7  为什么在机械中安装飞轮就可以调节周期性速度波动？通常都将飞轮安装在高速轴上是什么原因？

机器装上飞轮后是否可以达到绝对的匀速运动？ 

5-8  如题图5-8所示的圆盘上有两个孔，其直径和位置为：d1 = 40 mm，d2 = 50 mm，r1 = 100 mm，r2 = 

140 mm，α = 120°；圆盘直径 D = 400 mm，厚度 L = 20 mm。今欲在回转半径 r = 150 mm 处再钻

一个孔使之平衡，试求该孔的直径及位置角。 

 
题图 5-8 

5-9  如题图5-9所示的刚性转子中，各偏心质量分别为 m1 = 10 kg，m2 = 15 kg，m3 = 20 kg，m4 = 10 kg，

它们的质心矢径大小分别为 r1 = 400 mm，r3 = 200 mm，r2 = r4 = 300 mm，各偏心质量所在的回转平

面之间的距离为 l12 = l23 = l34 = 200 mm，各偏心质量的方位夹角如图所示。现要求 m1 及 m4 所在的回

转平面 T ′、 T ′′ 作为平衡面，设配置的平衡质量分别为 bm′ 、 bm′′ ，若平衡质量的质心至回转轴线的

距离 br′ = br′′ = 400 mm，试求平衡质量 bm′ ， bm′′ 的大小及方位。 

 
题图 5-9 



 

 
 
 
 
 
 
 
 
 
 

 
带传动和链传动都是利用中间挠性件（带或链）将主动轴的运动和动力传给从动轴，它们

适用于两轴中心距较大的传动，此两种传动与其他机械传动相比，可以减少零件数量，简化传

动装置，降低机器成本，因而得到广泛的应用。 

6.1  带传动的类型与应用 

6.1.1  带传动的类型与应用 

带传动是近代机械中应用广泛的一种传动形式。它具

有结构简单、传动平稳、价格低廉和缓冲吸振等特点，故

经常被应用于拖拉机、打谷机、缝纫机、录音机、输送机

等机器中。 
带传动是一种挠性传动。由主动带轮 1、从动带轮 2

和传动带 3 组成，如图6-1所示。当主动带轮转动时，利用

带轮和传动带间的摩擦或啮合作用，将运动和动力通过传

动带传递给从动带轮。 
（1）按照传动带的外形不同，可分为平带、V 带、圆带、多楔带、同步齿形带，如图 6-2

所示。 

 

图 6-2  带传动的类型 

（2）按照工作原理不同，可分为摩擦型带传动和啮合型带传动。平带传动、V 带传动、圆

带传动、多楔带传动属于摩擦型带传动；同步齿形带传动属于啮合型传动。 
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            带传动与链传动 

 
图 6-1 带传动结构图 
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6.1.2  带传动的几何参数 

1．带的基准长度 

V 带的名义长度称为基准长度。基准长度是按照一定的方式测量得到的。当 V 带垂直于其

顶面弯曲时，从剖面上看，顶胶变窄，底胶变宽，而在顶胶和底胶之间的某处宽度不变，这个

位置测量出的宽度成为节宽 pb 。把 V 带套在规定尺寸的测量轮上，再施加规定的张紧力，此时

沿 V 带的节宽巡行一周测得的长度即为基准长度 dL 。 
基准长度已标准化，见表 6-1。 

表 6-1  V 带的基准长度系列及长度系数 KL 

带长修正系数 KL 基准长度 
dL /mm Y Z A B C D E 
400 0.960 0.870      
450 1.000 0.890      
500 1.020 0.910      
560  0.940      
630  0.960 0.810     
710  0.990 0.830     
800  1.000 0.850     
900  1.030 0.870 0.820    

1000  1.060 0.890 0.840    
1120  1.080 0.910 0.860    
1250  1.110 0.930 0.880    
1400  1.140 0.960 0.900    
1600  1.160 0.990 0.920 0.830   
1800  1.180 1.010 0.950 0.860   
2000   1.030 0.980 0.880   
2240   1.061 1.000 0.910   
2500   1.091 1.030 0.930   
2800   1.111 1.050 0.950 0.830  
3150   1.131 1.070 0.970 0.860  
3550   1.171 1.090 0.990 0.890  
4000   1.191 1.131 1.020 0.910  
4500    1.151 1.040 0.930 0.900 
5000    1.181 1.070 0.960 0.920 

2．中心距 

中心距是指两个带轮之间的距离。带传动要求较为准确的中心距，中心距是带传动设计计

算中的一个重要数据。 

3．带轮基准直径 

与 V 带节宽 pb 相对应的带轮直径称为带轮基准直径，用 dd 表示。基准直径已系列化，其

值见表 6-2。实际设计中，应优先采用系列中有的值。 

表 6-2  带轮基准直径系列 

基准直径 dd  
20  22.4  25  28  31.5  35.5  40  45  50  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  1400  1500  1600  1800  2000 （2500） 

注：括号内数值尽量少用。 
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4．带轮包角 

带轮包角是指传动带绕在带轮上，实际接触的两个端点之间所夹的角度。大包角是可靠传

动摩擦力的保证，一般应使 1α ≥120°。 

6.2  带传动的受力分析 

6.2.1  带传动的受力分析 

带传动装置在其开始工作以前，就需要被施加一定的初拉力，使传动带张紧在带轮上，保

证带与带轮之间存在可靠的摩擦力。此时，带的受力情况如图6-3所示。 
当带传动装置开始工作时，因带和带轮间的静摩擦力作用使带一边被拉紧，一边被放松。

带的受力情况如图6-4所示，以 1F 表示紧边拉力， 2F 表示松边拉力，则有 

                  
图 6-3  仅承受预紧力的受力情况                      图 6-4  承受工作载荷的受力情况 

1 0 0 2F F F F− = −  (6-1) 

即 

1 2 02F F F+ =  (6-2) 

注意，此时可近似认为带的总长度保持不变，并且假设带为线弹性体。 
如果把传动带分离来看，以带轮中心建立力矩平衡方程，则有 

f 1 2F F F= −  (6-3) 

式中， fF 为传动带工作面上的总摩擦力的大小。 
由于带的工作原理是靠其表面摩擦力提供的传动动力，所以带传动的有效拉力 eF 等于传动

带工作表面上的总摩擦力 fF ，即 

e f 1 2F F F F= = −  (6-4) 

那么，带传动所传递的功率 P 为 

e

1000
FP =
v  (6-5) 

式中， P 的单位为 kW；有效拉力 eF 的单位为 N；传动带速度v 的单位为 m/s。 
联立式(6-2)、式(6-3)可得 

e
1 0 2

FF F= +  (6-6) 

e
2 0 2

FF F= −  (6-7) 
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6.2.2  欧拉公式 

当传动带和带轮间有全面滑动趋势时，摩擦力达到最大值，即有效圆周力达到最大值。此

时，若忽略带所受离心力，则紧边拉力和松边拉力之间的关系可用欧拉公式表示，即  

1

2

eF
F

μα=  (6-8) 

式中， μ 为带与带轮之间的摩擦系数；α 为小带轮包角。 
为避免带传动出现打滑现象，应适当地控制张紧力和维持一定大小的包角，但是若保证一

定大小的包角，又会限制带传动的最小中心距和最大传动比。 

6.3  传动带的应力分析及实例 

带传动工作时，带中有 3 种应力。 

1．拉应力 

拉应力包括紧边拉应力 1σ 和松边拉应力 2σ ，即 

1
1

F
A

σ =  (6-9) 

2
2

F
A

σ =  (6-10) 

2．弯曲应力 

带绕在带轮上，在带中会产生弯曲应力，其大小与弯曲程度成反比，故带绕在大带轮上的

弯曲应力 b2σ 小于带绕在小带轮上的弯曲应力 b1σ 。其计算公式分别为 

b1
d1

hE
d

σ ≈  (6-11) 

b2
d2

hE
d

σ ≈  (6-12) 

3．离心拉应力 

当带随着带轮做圆周运动时，必须在带中施加一定的力，以迫使带做圆周运动，这个力习

惯上称为离心拉力。离心拉力存在于带的全长范围内。 
因离心拉力而产生的离心拉应力 cσ 为 

2

c
q
A

σ =
v  (6-13) 

式中， q为传动带单位长度的质量，单位为 kg/m；v 为带的线速度，单位为 m/s。 

表 6-3  V 带单位长度的质量 

带型 Y Z A B C D E 

q/(kg/m) 0.02 0.06 0.10 0.18 0.30 0.61 0.92 
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图 6-5 表示带工作时的应力分布情况。其中，带的瞬时最大应力发生在带的紧边刚刚开始

绕上小带轮处，此处的最大应力可近似的表示为 

 
图 6-5  带工作时的应力分布情况 

max 1 b1 cσ σ σ σ≈ + +  (6-14) 

由图 6-5 可知，带在运动过程中，带上任意一点的应力都要发生变化。带每巡行一周，应

力变化就经历了一个周期。当带工作一定的时间之后，就会因为疲劳而发生断裂或产生过大的

塑性变形。 

6.4  带传动的弹性滑动与传动比 

传动带在受到拉力作用时会发生弹性变形。在小带轮上，带的拉力从紧边拉力 1F 逐渐降低

到松边拉力 2F ，带的弹性变形量逐渐减小，因此带相对于小带轮向后退缩，使得带的速度落后

于小带轮的线速度 1v ，而在大带轮上情况则刚好相反。这种由于带的弹性变形而引起的带与带

轮间的微量滑动，称为带的弹性滑动。由于带传动中总会有紧边和松边，所以弹性滑动是不可

避免的，也是带传动装置中允许出现的现象。 
由于弹性滑动的存在，势必造成带传动的瞬时传动比不是一个恒定的值。通常我们所说的

带的传动比是指其平均传动比。 
如果带传动的功率超过其承载能力，就会使带与带轮之间发生显著的相对滑动，称为打滑。

带传动发生打滑是带传动失效的一种形式，是在带传动过程中应极力避免出现的现象。 
但是，当带传动所传递的功率突然增大而超过设计功率时，打滑可以起到过载保护的积极

作用。 

6.5  普通 V 带传动的设计计算与实例分析 

6.5.1  V 带的结构、型号与规格 

V 带的横截面积呈等腰梯形，根据 V 带截面的宽度和高度比例不同，V 带有普通 V 带和窄

V 带。当宽度相同时，窄 V 带的高度约比普通 V 带的高度增加 1/3，看上去比普通 V 带窄，故

而得名。此外还有联组 V 带、齿形 V 带、宽 V 带等多种类型。 
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标准普通 V 带是用多种材料制成的无接头环形带。其具

体结构如图 6-6 所示，由顶胶、抗拉体、底胶和包布组成。 
根据抗拉体结构的不同，普通 V 带分为帘布芯 V 带和绳

芯 V 带两种。帘布芯 V 带制造方便，而绳芯 V 带柔韧性好，

主要用于载荷不大和带轮直径较小的场合。 
普通 V 带的带型分为 Y、Z、A、B、C、D、E 7 种，截

面尺寸见表 6-4。 

表 6-4  V 带的截面尺寸 

带型 节宽 pb /mm 顶宽 b/mm 高度 h/mm 横截面积 A / 2mm  楔角ϕ /(°) 

Y 5.3 6.0 4.0 18 
Z 8.5 10.0 6.0 47 
A 11.0 13.0 8.0 81 
B 14.0 17.0 11.0 143 
C 19.0 22.0 14.0 237 
D 27.0 32.0 19.0 476 
E 32.0 38.0 25.0 722 

40 

6.5.2  单根普通 V 带的许用功率 

单根 V 带所能传递的最大功率 0P 称为许用功率，它是通过试验得到的。试验条件为：包角

α = 180°、特定带长、平稳的工作条件。具体数据参见表 6-5。 

表 6-5  单根普通 V 带的许用功率 P0               单位：kW 

小带轮转速 1n /（r/min） 
带型 

小带轮的基准

直径 d1d /mm 400 700 800 950 1200 1450 1600 2000 2400 2800 
50 0.06 0.09 0.10 0.12 0.14 0.16 0.17 0.20 0.22 0.26 
56 0.06 0.11 0.12 0.14 0.17 0.19 0.20 0.25 0.30 0.33 
63 0.08 0.13 0.15 0.18 0.22 0.25 0.27 0.32 0.37 0.41 
71 0.09 0.17 0.20 0.23 0.27 0.30 0.33 0.39 0.46 0.50 
80 0.14 0.20 0.22 0.26 0.30 0.35 0.39 0.44 0.50 0.56 

Z 

90 0.14 0.22 0.24 0.28 0.33 0.36 0.40 0.48 0.54 0.60 

78 0.26 0.40 0.45 0.51 0.60 0.68 0.73 0.84 0.92 1.00 

90 0.39 0.61 0.68 0.77 0.93 1.07 1.15 1.34 1.50 1.64 

100 0.47 0.74 0.83 0.95 1.14 1.32 1.42 1.66 1.87 2.05 

112 0.56 0.90 1.00 1.15 1.39 1.61 1.74 2.04 2.30 2.51 

125 0.67 1.07 1.19 1.37 1.66 1.92 2.07 2.44 2.74 2.98 

140 0.78 1.26 1.41 1.62 1.96 2.28 2.45 2.87 3.22 3.48 

160 0.94 1.51 1.69 1.95 2.36 2.73 2.54 3.42 3.80 4.06 

A 

180 1.09 1.76 1.97 2.27 2.74 3.16 3.40 3.93 4.32 4.54 

125 0.84 1.30 1.44 1.64 1.93 2.19 2.33 2.64 2.85 2.96 

140 1.05 1.64 1.82 2.08 2.47 2.82 3.00 3.42 3.70 3.85 

160 1.32 2.09 2.32 2.66 3.17 3.62 3.86 4.40 4.75 4.89 

180 1.59 2.53 2.81 3.22 3.85 4.39 4.68 5.30 5.67 5.76 

200 1.85 2.96 3.30 3.77 4.50 5.13 5.46 6.13 6.47 6.43 

224 2.17 3.47 3.86 4.42 5.26 5.97 6.33 7.02 7.25 6.95 

250 2.50 4.00 4.46 5.10 6.04 6.82 7.20 7.87 7.89 7.14 

B 

280 2.89 4.61 5.13 5.85 6.90 7.76 8.13 8.60 8.22 6.80 

 
图 6-6  V 带的结构 
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（续表） 
小带轮转速 1n /（r/min） 

带型 
小带轮的基准

直径 d1d /mm 400 700 800 950 1200 1450 1600 2000 2400 2800 
200 2.41 3.69 4.07 4.58 5.29 5.84 6.07 6.34 6.02 5.01 
224 2.99 4.64 5.12 5.78 6.71 7.45 7.75 8.06 7.57 6.08 
250 3.60 5.64 6.23 7.04 8.21 9.04 9.38 9.62 8.75 6.56 
280 4.32 6.76 7.52 8.49 9.81 10.72 11.06 11.04 9.50 6.13 
315 5.14 8.09 8.92 10.05 11.53 12.46 12.72 12.14 9.43 4.16 
355 6.05 9.50 10.46 11.73 13.31 14.12 14.19 12.59 7.98 — 
400 7.06 11.02 12.10 13.48 15.04 15.53 15.24 11.95 4.34 — 

C 

450 8.20 12.63 13.80 15.23 16.59 16.47 15.57 9.64 — — 
355 9.24 13.70 16.15 17.25 16.77 15.63 — — — — 
400 11.45 17.07 20.06 21.20 20.15 18.31 — — — — 
450 13.85 20.63 24.01 24.84 22.02 19.59 — — — — 
500 16.20 23.99 27.50 26.71 23.59 18.88 — — — — 
560 18.95 27.73 31.04 29.67 22.58 15.13 — — — — 
630 22.05 31.68 34.19 30.15 18.06 6.25 — — — — 
710 25.45 35.59 36.35 27.88 7.99 — — — — — 

D 

800 29.08 39.14 36.76 21.32 — — — — — — 

注意，这里节选了常用数据，其他数据请查阅《机械设计手册》。 
实际工作中的带的传动参数与实验条件总是存在差别，因此需要对单根 V 带的基本额定功

率予以修正。修正后即得实际工作条件下单根 V 带所能传递的功率，用 [ ]0P 表示，则 

[ ]0 0 0 L( )P P P K Kα= + Δ  (6-15) 
式中， 0PΔ 为当传动比不等于 1 时，单根 V 带额定功率的增量，具体数值请查阅相关《机械设

计手册》； Kα 为包角修正系数，参见表 6-6； LK 为带长修正系数，参见表 6-1。 

表 6-6  包角修正系数 

小带轮包角α /(°) 180 175 170 165 160 155 150 145 140 135 130 125 120 
Kα  1.00 0.99 0.98 0.96 0.95 0.93 0.92 0.91 0.89 0.88 0.86 0.84 0.82 

6.5.3  普通 V 带型号与根数的确定 

普通 V 带的带型选择是根据计算功率和小带轮转速从图 6-7 中选取的。 

 
图 6-7  普通 V 带选型图 
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为使工作中的各根 V 带受力均匀，带的根数不宜过多，一般不得超过 10 根。当选择带的

根数时，可根据下式进行。 

[ ]
ca

0

P
z

P
=  (6-16) 

若计算结果超过 10 根，应考虑重新选择横截面积较大的带型。 

6.5.4  V 带传动主要参数的确定 

1．中心距 a 

中心距大，可以增加带轮的包角，减少单位时间内带的循环次数，有利于提高带的寿命。

但是中心距过大，会加剧带的波动，降低带传动的平稳性，同时增大带传动的整体尺寸。中心

距过小，也会有相反的弊端。设计带传动时需要初选中心距，一般按照式(6-17)进行初选。 
                            d1 d2 0 d1 d20.7( ) 2( )d d a d d+ +≤ ≤  (6-17) 

式中， 0a 为初选中心距，单位为 mm。 

2．传动比 

带传动的传动比一般为 7i ≤ ，推荐值为 2～5。 

3．带轮的基准直径 

为了避免弯曲应力过大，小带轮的基准直径不得太小，一般情况下应保证小带轮的直径大

于推荐值。V 带轮的最小基准直径推荐值见表 6-7。 

表 6-7  V 带轮的最小基准直径                单位：mm 

槽型 Y Z A B C D E 

d min( )d  20 50 75 125 200 355 500 

4．带速v  

带传动的带速不宜过高或过低，一般推荐v = 5～25 m/s，最高不得超过 30 m/s。 

6.5.5  V 带传动设计实例分析 

【例 6-1】 有一个带式输送装置，其异步电动机与齿轮减速器之间用普通 V 带传动，电动

机功率 P = 7 kW，转速 1n = 960 r/min，减速器输入轴的转速 2n = 330 r/min，允许误差为 5%± ，

运输装置工作时有轻度冲击，两班制工作，试设计此带传动。 
解： 

（1）计算功率。 
计算功率可由下式计算得出： 

ca A 1.2 7 8.4 kWP K P= = × =  

式中， caP 为计算功率，是根据带传递的功率和工作条件确定的，单位为 kW； AK 为工作情况

系数，由表 6-8 得 AK = 1.2； P 为带所需传递的功率，如电动机的额定功率或名义的负载功率，

单位为 kW。 
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表 6-8  工作情况系数 KA 

KA 
空载或轻载启动 重载启动 

每天工作小时数/h 
工    况 

<10 10～16 >16 <10 10～16 >16 

载荷变

动微小 
液体搅拌机、通风机和鼓风机（≤7.5 kW）、离

心式水泵和压缩机、轻负荷输送机 
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（>7.5 kW）、

旋转式水泵和压缩机（非离心式）、发电机、金属

切削机床、印刷机、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、往复式水泵和压缩机、起

重机、磨粉机、冲剪机床、橡胶机械、振动筛、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：① 空载或轻载启动——电动机（交流启动、三角启动、直流并励）、4 缸以上的内燃机、装有离心式离合器、液力联轴

器的动力机； 
② 重载启动——电动机（联机交流启动、直流复励或串励）、4 缸以下的内燃机； 
③ 反复启动、正反转频繁、工作条件恶劣等场合， AK 取 1.2 倍数值； 
④ 在增速场合， AK 应乘以下列倍数： 

增速比 1.25～1.74 1.75～2.49 2.50～3.49 >3.5 
倍数 1.05 1.11 1.18 1.25 

（2）选取 V 带型号。 
根据 ca 8.4 kWP = ， 1n = 960 r/min，查图 6-7 确定为 B 型。 

（3）确定带轮计算直径。 
由表 6-5 取主动轮计算直径 d1d = 180 mm，则从动轮直径为 

d1 1
d2

2

(1 ) 523.6 mmd nd
n

ε−
= =  

取 d2 525 mmd = 。 
从动轮实际转速为 

d1 1
2

d2

(1 ) 324 r/mind nn
d

ε−
= =  

验算带的速度，则 
d1 1 9.05 m/s 25 m/s

60 1000
d nπ

= = <
×

v  

结论：带速合理。 
（4）确定带的长度和中心距。 
根据 d1 d2 0 d1 d20.7( ) 2( )d d a d d+ +≤ ≤ ，取中间值，初步确定中心距 0 500 mma = ，则计算带长为 

2
d1 d2

0 d1 d2
( )2 ( ) 2262 mm

2 4
d dL a d d

a
−π′ = + + + =  

由表 6-1 选 d 2240 mmL = ，由于选用了标准带长后，中心距也应相应调整，故实际中心距为 

d
0 511 mm

2
L La a
′ −

= + =  

（5）验算主动轮上的包角α 。 
d1 d2180 60 139.5 120d d

a
α −
= − × = >o o o o  
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结论：主动轮上的包角合适。 
（6）计算带的根数 z 。 

ca

0 0 L

3.387
( )

Pz
P P K Kα

= =
+ Δ

 

取 z  = 4 根。 
（7）计算初拉力 0F 。 

2
ca

0
a

2.5500 1P qF
z k g
⎛ ⎞

= − +⎜ ⎟
⎝ ⎠

v
v

=223 N 

（8）计算压轴力Q。 

1
02 sin 1692

2
Q zF α
= =  N 

（9）结构设计略。 

6.6  V 带带轮的结构 

V 带带轮由轮缘、轮辐和轮毂组成。根据轮辐机构的不同，V 带轮可以分为实心式、腹板

式、孔板式和椭圆轮辐式，如图 6-8 所示。 

 
图 6-8  带轮结构图 
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在选择 V 带轮结构时，主要依据的是计算得出的带轮基准直径大小，参见表 6-9。 

表 6-9  带轮结构的选择 

带轮基准直径 dd  d 2.5d d≤ （安装带轮的轴的直径） d 300d ≤ d 300d ≤ 且 1 1 100D d− ≥  d 300d >  

带轮结构 实心式 腹板式 孔板式 轮辐式 

注：表中 1 1D d、 如图 6-8(c)所示。 

6.7  带传动的张紧、正确安装与维护 

1．带传动的张紧 

由于 V 带的主要工作原理是靠带和带轮之间的摩擦力进行传动，一定数值的正压力是可靠

传动的保证，并且 V 带并非完全弹性体，工作一段时间后，会因塑性变形产生松弛，从而使初

拉力 0F 降低，所以为了保证带传动的正常工作，需要设置张紧装置。 
常见的张紧方式有调整中心距方式与增加张紧轮方式两类。 

2．带传动的正确安装与维护 

1）带轮的安装要求 
各带轮的轴线应相互平行，各轮宽的中心线，V 带轮、多楔带轮的对应轮槽中心线，平带

轮面凸弧的中心线均应共面且与轴线垂直。 
2）传动带的安装要求 
带一般是通过调整各带轮的中心距进行安装的。当多根 V 带传动时，应保证带的配组公差

在规定范围内，使其工作时各根带的载荷分布均匀。 
3）带传动的维护 
带传动经常通过加装防护罩来保证安全，防止腐蚀。工作时应避免传动带的温度过高。若

带传动装置需要闲置一段时间，则应将传动带放松。 

6.8  同步齿形带传动简介 

同步齿形带结构如图 6-9 所示。带内环面呈齿形，工作时，带内环面的凸齿与带轮外缘上

的齿槽相啮合进行传动。带在承载后变形小，带与带轮间没有相对滑动，从而保证了同步传动。 
同步齿形带具有以下优点： 

（1）传动比恒定； 
（2）传动功率高，带速最大可达 40 m/s，传动比可达 10，功率可达 100 kW； 
（3）传动效率高，可达 0.98～0.99； 
（4）所需初拉力小。 
主要缺点是制造、安装精度要求较高，故成本较高。 

6.9  链传动的特点与应用 

链传动是机械制造中应用广泛的挠性传动形式。它通过传动链链节与链轮轮齿之间形成的

啮合来传递运动和动力。 

 
图 6-9  同步齿形带 
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链传动的主要优点是： 
（1）传动中无打滑和弹性滑动现象，能保持较为准确的平均传动比； 
（2）链传动不需要张紧力，作用在轴上的径向压力较小； 
（3）对工作环境要求不高，能在高温和潮湿的环境中工作； 
（4）其制造安装精度要求低，成本也低； 
（5）在远距离传动中，结构轻便。 
链传动的主要缺点是： 

（1）只能实现平行轴间的同向传动； 
（2）瞬时传动比不恒定； 
（3）磨损后易发生跳齿现象； 
（4）工作时噪声较大。 
链传动主要用在要求工作可靠，两轴距离较远，低速重载，工作环境恶劣，以及其他不宜

采用齿轮传动的场合。例如，摩托车、掘土机等机械设备中都采用了链传动结构。 

6.10  链和链轮 

传动链分为滚子链和齿形链等类型，其中较

为常用的是滚子链。由于齿形链应用较少，本书主

要介绍滚子链。 
滚子链的结构如图6-10所示，它由滚子 1、套

筒 2、销轴 3、内链板 4 和外链板 5 组成。其中，

内链板与套筒、外链板与销轴之间通过过盈配合连

接在一起，而套筒与销轴之间是间隙配合。工作时，

活套在套筒上的滚子在链轮齿廓上滚动，可以减小

齿廓的磨损，所以链的磨损主要发生在销轴与套筒的接触面上。 

6.11  链传动的运动分析和受力分析 

6.11.1  链传动的运动分析 

与带传动相比，链传动中链条与链轮之间没有相对滑动，所以平均链速和平均传动比都是

常数。但由于链是由刚性链节通过销轴铰接而成，当链绕在链轮上时，每个链节相当于一个正

多边形的一条边，观察铰链链节随同链轮转动的过程，可以看出链的每一节链节是在链轮上做

非平动，其传动的瞬时传动比和瞬时链速不是常数。这一现象也被称为链传动的多边形效应，

如图 6-11 所示。 

6.11.2  链传动的受力分析 

链传动在工作过程中，链速和从动轮的转速都是变化的，因而会引起变化的惯性力及相应

的动载荷。 

 
图 6-10  滚子链结构图 
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图 6-11  链传动的运动分析 

链条安装时，应使链条受到一定的张紧力。这个张紧力是通过使链条保持适当的垂度而产

生悬垂拉力来获得的。与带传动相比，链传动所需的张紧力要小得多。 
同样，链传动在工作时，存在紧边拉力和松边拉力。如果不考虑链传动中的动载荷，其紧

边拉力和松边拉力分别为 
1 e c fF F F F= + +  (6-18) 

2 c fF F F= +  (6-19) 

式中， eF 为有效圆周力，单位为 N； cF 为离心力引起

的拉力，单位为 N； fF 为悬垂拉力，单位为 N。 
（1）有效圆周力为 

e 1000 PF =
v

           (6-20) 

式中， P 为链传动传递的功率，单位为 kW； v 为链

速，单位为 m/s。 
（2）离心拉应力为 

2
cF q= v              (6-21) 

式中， q为链条单位长度的质量，单位为 kg/m。 

（3）悬垂拉力为 

f f fmax( ,  )F F F′ ′′=            (6-22) 

式中， 2
f f 10F K qa′ = × ； 2

f f( sin ) 10F K qaα′′= + × ；a为
链传动中心距，单位为 mm； fK 为垂度系数，如图 6-12
所示。 

6.12  滚子链传动的计算 

6.12.1  滚子链传动的失效形式 

1．链的疲劳破坏 

链在运动过程中，各元件都受到了循环变应力的作用，经过一定的循环次数后，链板将发

生疲劳断裂，套筒、滚子表面将会因冲击而出现疲劳点蚀。 

 
图 6-12  垂度系数 

注：本图中 f 为下垂度，α 为中心线与水平面夹角。 
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2．链条铰链的磨损 

链工作时，其链条和铰链在承受较大压力的同时还要相对转动，故导致铰链磨损。铰链磨

损将增大链节距，链条总长也会随之增加，从而使链的松边垂度过大，甚至发生跳齿等。 

3．链条铰链的胶合 

当链速过高时，链条铰链中的销轴和套筒在传动过程中会由于摩擦而产生高温，并且两者

接触压力较大，从而导致胶合。 

4．链条的塑性变形 

当链速较低时，在链条所承受的负载超过其额定负载后，会产生过大的塑性变形；当情况

严重时，链条可能出现负载不增加而变形持续增加的情况，这时链条被破坏。 

6.12.2  单排滚子链传递的功率 

为了保证链传动工作可靠，通常采用额定功率来限制链传动的实际工作能力。 
典型的额定功率线图如图6-13所示。该图是在特定的实验条件下测定的，实际工作条件与

实验条件总会存在差别，故设计链传动时应对其进行修正。 

 
图 6-13  A 系列、单排滚子链额定功率线图 

6.12.3  链传动的主要参数选择 

1．链轮齿数 z1和 z2 

在选择链轮齿数时，一般应尽量选用较少的链轮齿数。链轮齿数不应过小或过大，链轮齿

数过大将增加链传动结构尺寸，并会缩短链的使用寿命。链轮齿数过少会增加传动的不均匀性

和动载荷，增大功率消耗，加速链的磨损。小链轮齿数不得小于最小齿数 min 9z = 。其链轮齿数

的选择可参见表 6-10，小链轮齿数系数 KZ和链长系数 KL见表 6-11。 
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表 6-10  链轮最小齿数表 

速度 0.6～3 3～8 >8 
小链轮最小齿数 15～17 21 23～25 

表 6-11  小链轮齿数 KZ和链长系数 KL 

链工作点在图 6-13 中的位置 位于曲线顶点左侧 位于曲线顶点右侧 

KZ 
1.08

1

19
z⎛ ⎞

⎜ ⎟
⎝ ⎠

 
1.5

1

19
z⎛ ⎞

⎜ ⎟
⎝ ⎠

 

KL 
0.26

100
PL⎛ ⎞

⎜ ⎟
⎝ ⎠

 
0.5

100
PL⎛ ⎞

⎜ ⎟
⎝ ⎠

 

而大链轮的齿数也不得超过最大齿数 max 150z = ，一般 2 114z ≤ 。 
为了使链条和链轮磨损均匀，常取链轮齿数为奇数，并尽可能与链节数互质。优先选用的

链轮齿数系列为：17、19、21、23、25、38、57、76、95 和 114。 

2．传动比 i 

链传动的传动比不宜过大，否则链条在小链轮上的包角就会过小，参与啮合的齿数减少，

每个轮齿承受的载荷就会增大，从而加剧轮齿的磨损，出现跳齿或脱链现象。 
一般链传动的传动比 6i ≤ ，推荐取 i = 2～3.5 之间，链条在小链轮上的包角不应小于 120°。 

3．链的节距 p 和排数 

节距 p 越大，承载能力就越高，但总体尺寸增大，多边形效应显著，振动、冲击和噪声也

严重。节距 p 越小，单位长度上链节数越多，制造成本就越高，并且链结构的基本尺寸也越小，

承载能力就越差。选择链的节距和排数时，可遵循表 6-12。 

表 6-12  链的节距和排数选择参考 

工作环境 推荐选择 
速度低、传动功率小 小节距、单排链 

从工艺角度考虑 
速度高、传动功率大 小节距、多排链 
中心距小、传动比大 小节距、多排链 

从经济角度考虑 
中心距大、传动比小 大节距、单排链 

4．中心距 a 

中心距同样不宜过小或过大，一般初选的中心距 0a =  (30～50)p，最大取 0max 80a p= 。若

有张紧装置或托板，则可取更大值；若中心距不能调整，则取 0max 30a p≈ 。 

6.12.4  链传动设计实例分析 

【例 6-2】  试设计某装置用链传动。已知链传动传递功率为 P = 7.5 kW，主动链轮的转速

1 960n =  r/min，传动比 i = 3，工作情况系数 AK = 1.5，中心距 650a ≤  mm（可以调节）。 
解： 

（1）确定链轮齿数 1z 和 2z 。 
假定链速 =v 3～8 m/s，由表 6-10 取主动链轮齿数 1 23z = ，则从动链轮齿数为 

2 1 3 23 69z iz= = × =  
（2）确定链节距 p 。 
计算功率为 

ca A 1.5 7.5 11.25 kWP K P= = × =  
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由图 6-13 按小链轮转速估计链工作在额定功率曲线定点的左侧。根据表 6-11 中的公式，

计算小链轮齿数系数 ZK ，得 
1.08 1.08

1
Z

23 1.23
19 19
zK ⎛ ⎞ ⎛ ⎞= = =⎜ ⎟⎜ ⎟ ⎝ ⎠⎝ ⎠

 

初选中心距 0 40a p= ，则 
2

1 2 1 2
P

2 127.34
2 2

a z z z z pL
p a

+ −⎛ ⎞= + + =⎜ ⎟π⎝ ⎠
 

取 P 128L = ，根据下式计算链长系数 LK ，得 
0.26

P
L 1.07

100
LK ⎛ ⎞= =⎜ ⎟

⎝ ⎠
 

选取单排链，由表 6-13 得 P 1K = ，所需传递的功率为 

ca
0

Z L P

8.55 kWPP
K K K

= =  

表 6-13  多排练排数系数 KP 

链排数 1 2 3 4 5 6 

排数系数 PK  1 1.7 2.5 3.3 4.0 4.6 

根据 0 8.55 kWP = 和 1 960 r/minn = ，由图 6-13 选链号为 10A 的单排链。同时，也证实原对

链工作在额定功率曲线左侧的估计是正确的。由表 6-14 查得链节距 15.875 mmp = 。 

表 6-14  滚子链节距表                      单位：mm 

链号 08A 10A 12A 16A 20A 24A 28A 32A 40A 48A 

节距 p 12.70 15.875 19.05 25.40 31.75 38.10 44.45 50.80 63.50 76.20 

（3）确定链长 L 及中心距 a。 

P 2.03 m
1000
L PL = =  

2 2
1 2 1 2 1 2

P P 8 645.61 mm
4 2 2 2
P z z z z z za L L
⎡ ⎤+ + −⎛ ⎞ ⎛ ⎞ ⎛ ⎞⎢ ⎥= − + − − =⎜ ⎟ ⎜ ⎟ ⎜ ⎟⎢ ⎥⎝ ⎠ ⎝ ⎠ ⎝ ⎠⎣ ⎦

 

中心距符合题目要求。 
（4）验算链速。 

1 1 5.824 m/s
60 1000

z Pn
= =

×
v  

与原假设相符。 
（5）计算压轴力。 
有效圆周力为 

e 1000 1283.81 NPF = =
v
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按水平传动，取压轴力系数 Fp 1.15K = ，则压轴力为 

p Fp e 1476.38 NF K F= =  

6.13  链传动的合理布置和润滑 

为了使链传动正常工作，应将其合理布置。 
（1）为了保证正确啮合，两个链轮的回转平面应在同一垂直平面内，并保持两个轮轴相互

平行。 
（2）为了防止两个链轮中位置处于下方的链轮啮合不良或发生脱齿，两个链轮的中心连线

与水平方向的夹角应小于 45°。 
（3）为了防止咬链或两边链条碰撞，最好将链轮的紧边布置在传动的上边，松边布置在下边。 
链传动要求有良好的润滑，润滑可以起到缓冲、减磨，提高使用寿命的作用。其润滑方式

主要包括：人工定期润滑、滴油润滑、油浴润滑、飞溅润滑和喷油润滑。 
润滑方式的选择主要依据节距和链速的大小来确定。 

习题与思考题 

6-1  简述带传动中紧边拉力、松边拉力、有效拉力和张紧力之间的关系。 

6-2  试说明带传动的弹性滑动是如何产生的？为什么这种滑动是不可避免的？弹性滑动的后果是什么？ 

6-3  简述带传动中打滑产生的原因及后果。 

6-4  简述带传动的主要失效形式及带传动设计的主要依据。 

6-5  试说明为了避免带打滑，将带轮与带接触的表面加工得粗糙些以增大摩擦，这种做法是否合理？为

什么？ 

6-6  在多排链传动中，排数过多有哪些不利的影响？ 

6-7  为什么小链轮的齿数不宜过多或过少？ 

6-8  链传动的中心距一般取多少？中心距过大或过小对传动有何影响？ 

6-9  已知一个普通 V 带传动传递的功率 P = 8 kW，带速 15=v  m/s，紧边与松边拉力之比为 3∶1，求该

带传动的有效拉力 eF 和紧边拉力 1F 。 

6-10  设计一个普通 V 带传动。已知所需传递功率 P = 5 kW，电动机驱动，转速 1 1440n =  r/min，从动轮

转速 2 340n =  r/min，载荷平稳，两班制工作。 

6-11  设计一个滚子链传动。已知所需传递功率 P = 7 kW，电动机驱动，主动轮转速 1 1440n =  r/min，从

动轮转速 2 340n =  r/min，载荷平稳，按规定条件润滑，两个链轮轴线位于同一水平面，中心距无

严格要求。 
6-12  选择并验算一台带式输送机的链传动。已知所需传递功率 P = 22 kW，主动轮转速 1 750n =  r/min，

传动比 3i = ，工况系数 A 1.4K = ，中心距 800a ≤  mm（可以调节）。 



 

 
 
 
 
 
 
 
 
 
 

 

齿轮传动是现代机械应用最广泛的一种传动形式。一般常用匀速齿轮传动，采用的齿轮外

形直径可以从几毫米到几十米。在传动中，为了运动平稳、啮合正确，齿轮轮齿的轮廓曲线可

以制成渐开线、摆线或圆弧，新的齿廓曲线齿轮仍在不断发展之中。目前，渐开线齿轮在制造

和安装上极为成熟、方便，应用最广泛。本章主要介绍渐开线齿轮传动。 

7.1  齿轮传动的特点和基本类型 

齿轮机构是高副机构，它通过轮齿啮合传递空间任意两轴之间的运动和动力，并可改变速

度的大小和方向。 

7.1.1  齿轮传动的特点 

齿轮传动和其他形式的机械传动机构相比较，具有下列优点：① 传递的功率和圆周速度范

围广，所传递的功率可从小于1 W到105 kW；② 传动效率高，效率可达0.98～0.995；③ 能保

证恒定的传动比；④ 工作平稳、安全可靠且使用寿命长；⑤ 结构紧凑，齿轮所需要的空间尺

寸相对较小。它的缺点是：① 制造和安装精度要求高，因而成本也较高；② 不宜用于轴间距

离较大的传动；③ 无过载保护。 

7.1.2  齿轮传动的基本类型 

齿轮传动的类型很多。按照需求，可以有多种划分。 

1．平面齿轮传动和空间齿轮传动 

根据一对齿轮在传动时两轴之间的相对位置，齿轮传动可分为平面齿轮传动和空间齿轮

传动。 
平面齿轮机构是两个齿轮间的轴线互相平行的传动。按轮齿与轴线是否平行，平面齿轮机

构可分为直齿、斜齿和人字齿；按啮合方式的不同，又可分为外啮合、内啮合和齿轮齿条传动。 
空间齿轮机构用于两轴相交或交错的齿轮传动，如图 7-1 和表 7-1 所示。 
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(a) 直齿圆柱齿轮                  (b) 斜齿圆柱齿轮                 (c) 人字齿圆柱齿轮 

              
(d) 内啮合圆柱齿轮                                (e) 直齿、斜齿齿轮齿条 

            
(f) 圆锥齿轮传动                   (g) 交错轴斜齿轮传动            (h) 蜗轮蜗杆传动 

图 7-1  齿轮传动的类型 

表 7-1  圆形齿轮传动的类型 

相对运动形式 轴线的相对位置 齿轮传动类形 啮合方式 齿线形状 图例 

直齿 图 7-1(a) 

斜齿 图 7-1(b) 
外啮合 

圆柱齿轮传动 
人字齿 图 7-1(c) 圆柱齿轮传动 

内啮合 
圆柱齿轮传动 

 图 7-1(d) 

平面齿轮传动 平行轴 

齿轮齿条传动   图 7-1(e) 

相交轴 圆锥齿轮传动   图 7-1(f) 

交错轴斜齿轮传动   图 7-1(g) 空间齿轮传动 
交错轴 

蜗轮蜗杆传动   图 7-1(h) 
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2．圆形齿轮传动和非圆形齿轮传动 

根据一对齿轮传动的传动比是否恒定，可将齿轮传动分为圆形齿轮传动和非圆形齿轮传动。 

（1）定传动比的齿轮传动（i12 = 1

2

ω
ω

=常数），齿轮是圆形的，

又称为圆形齿轮传动。定传动比的齿轮传动类型很多，是目前应

用最广泛的一种，多种类型如图 7-1 和表 7-1 所示。 

（2）变传动比的齿轮传动（i12 = 1

2

ω
ω

≠ 常数），齿轮一般是非圆

形的，又称为非圆齿轮传动，如图7-2所示的椭圆形齿轮传动。这

类非圆齿轮传动在机床、印刷机、纺织机械和仪器中均有应用。

本章只研究圆形齿轮传动。 

3．开式齿轮传动和闭式齿轮传动 

根据工作条件不同，齿轮传动主要分为开式（半开式）齿轮传动和闭式齿轮传动（齿轮被

封闭在刚性箱体内）。开式齿轮完全外露，工作条件差，外界的灰尘和杂物等容易落入轮齿啮合

区，润滑不良易引起齿面易磨损，故多用于低速传动和不重要的场合。闭式齿轮传动润滑及防

护条件好，可保证良好的润滑条件和工作要求，重要的齿轮传动都采用闭式齿轮传动。有条件

时尽可能使用闭式齿轮传动。 

7.2  齿廓啮合基本定律 

7.2.1  齿轮传动的传动比 

一对齿轮的传动是依靠主动齿轮的轮齿依次推动从动轮的轮齿来实现的。两个齿轮的瞬时

角速度之比称为该对齿轮的传动比，用 12i 来表示，即 

1
12

2

i ω
ω

=  

通常，主动轮用“1”表示，从动轮用“2”表示。上式中， 1ω 为主动轮的角速度， 2ω 为

从动轮的角速度。  
齿廓曲线的形状不同，传动比的变化规律也不同。若当主动轮以等角速度 1ω 转动时，从动

轮的角速度 2ω 为变量，则会产生角加速度进而产生惯性力矩，不仅影响机器的寿命，还会引起

机器的振动，产生噪声，影响其工作精度。所以，在齿轮啮合过程中保证传动比 12i 在任何瞬间

都不变，是对齿廓的基本要求。齿廓啮合基本定律就是研究齿廓曲线的形状符合什么条件才能

满足齿轮传动比为常数。 

7.2.2  齿廓啮合基本定律 

如图 7-3(a)所示，某瞬时两个齿轮的一对齿廓 1C 、 2C 在点 K 相接触，齿轮 1 和齿轮 2 在

点 K 的线速度分别为             

1 1 1K O Kω= ⋅v  

 
图 7-2  非圆形齿轮传动 
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2 2 2K O Kω= ⋅v  

显然，两个齿廓在点 K 的线速度不相等。齿轮运动时，由于两

个轮的齿廓是连续接触的，故它们在经过瞬时啮合点 K 的公法线

N1N2 上，其分速度必须相等，否则它们将出现相互嵌入或分离，从

而不能传动。即 

1 1 2 2cos cosK K K Kα α=v v  

由此可得 

1 2 2

2 1 1

cos
cos

K

K

O K
O K

ω α
ω α

⋅
=

⋅
 

故这对齿轮的传动比为 

                        1 2 2 2 2 2

2 1 1 1 1 1

cos
cos

K

K

O K O N O Pi
O K O N O P

ω α
ω α

⋅
= = = =

⋅
 (7-1) 

式(7-1)表明互相啮合传动的一对齿廓，在任意瞬时的传动比，等于该瞬时两个齿轮连心线 1 2O O
被其啮合齿廓接触点的公法线所分割的两条线段长度的反比。这一规律称为齿廓啮合基本定律。 

由于传动时要求传动比 1

2

ω
ω

为常数，因此 2

1

O P
O P

也必须为常数。但中心距 1 2O O 在齿轮安装好

之后是不会改变的，所以，要满足上述要求，必须保持点 P 位置也不变，即无论齿廓在任何位

置相接触，过接触点所作的齿廓公法线必须与连心线交于一个定点，如图7-3(b)所示。此定点 P
为节点，是两个齿廓啮合点 K 的公法线 N1N2 与两个齿轮连心线 1 2O O 的交点。分别以 1O 、 2O 为

圆心，过节点 P 所作的圆称为节圆，两个齿轮的节圆半径分别用 1r′ 、 2r′ 表示。由于两个节圆的

圆周速度相等，所以当一对渐开线齿轮传动时，它的一对节圆做纯滚动。 
齿廓曲线相互接触称为啮合，故接触点又称为啮合点。 
凡满足齿廓啮合基本定律的一对齿轮的齿廓称为共轭齿廓。理论上，可用做共轭齿廓的曲

线有无穷多，但选择时还应考虑制造、安装和强度等要求。对于定传动比的齿轮机构，常用的

齿廓曲线有渐开线、摆线、圆弧曲线等。本章只讨论渐开线齿轮机构。 

7.3  渐开线及其渐开线齿轮 

7.3.1  渐开线的形成及其特性 

如图 7-4(a)所示，当一条动直线 n−n 沿着一个固定的圆的做纯滚动时，该直线上任意一点

K 在平面上的轨迹 AK 称为这个圆的渐开线。这个圆称为渐开线的基圆，其半径用 br 表示，该

直线称为发生线。 

1．渐开线性质 

根据渐开线形成的过程，可知渐开线具有以下性质。 
（1）发生线沿基圆上滚过的长度等于基圆上被滚过的弧长，即 BK = AB 。 
（2）渐开线上任意一点的法线必与基圆相切。因为发生线在基圆上做纯滚动，所以它与基

圆的切点 N 就是渐开线上点 K 的瞬时速度中心，发生线 BK 就是渐开线在点 K 的法线，同时它

也是基圆在点 B 的切线，反过来也可以说，基圆的切线同时是法线。 

 
图 7-3  齿廓啮合基本定律 
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（3）渐开线上各点的曲率半径不相等。如图 7-4(a)所示，切点 B 是渐开线上点 K 的曲率中

心，BK 是渐开线上点 K 的曲率半径。离基圆越近，曲率半径越小。 

 
图 7-4  渐开线的形成 

（4）渐开线的形状取决于基圆，如图 7-4(b)所示。当基圆大小不同，但压力角相同时，基

圆越大，渐开线越平直。当基圆半径趋于无穷大时，其渐开线为直线，这就是齿条的齿廓。 
（5）基圆内无渐开线。渐开线是从基圆向外展开的，所以基圆以内没有渐开线。 

2．渐开线参数 

（1）展角 Kθ 。渐开线上任意一点 K 的矢径与起始点 A 的矢径间的夹角∠AOK 称为渐开线

AK 段的展角，用 Kθ 表示，单位为弧度（rad）。如图7-4(a)所示， Kθ =∠AOK。 
（2）渐开线齿廓的压力角 Kα 。若以此渐开线作为齿轮的齿廓，当两个齿轮的轮齿在点 K

啮合时，其正压力方向沿着点 K 的法线（BK）方向，而齿廓上点 K 的速度垂直于 OK 线。点 K
的受力方向与运动速度方向之间所夹的锐角称为渐开线上点 K 的压力角，简称压力角，用 Kα 表

示，单位为度（°）。 
以 br 表示基圆半径， Kr 表示渐开线上点 K 的矢径，由图 7-4(a)可知，∠BOK = Kα ，且 

bcos K
K

rOB
OK r

α = =  

上式表示渐开线上各点压力角不等，矢径 Kr 越大，压力角 Kα 越大。反之，当 bKr r= 时， bcos 1α = ，

b 0α = ，基圆上的压力角为零。 

3．渐开线方程 

根据渐开线形成的过程，需要推导出其极坐标方程，以便于工程应用。 
在图 7-4(a)中，点 A 为渐开线在基圆上的起点，点 K 为渐开线上任意一点。若以基圆的圆

心 O 为极点，OA 为极轴，点 K 的矢径 Kr 与极轴的夹角 Kθ 为极角建立极坐标系，则渐开线上任

意一点 K 的位置可用展角 Kθ 、矢径 Kr 来表示，点 K 的极坐标为（ Kr , Kθ ）。 
在△BOK 中 

b

b

( )tan K K
K K K

rBK AB
OB OB r

α θα α θ+
= = = = +  

即 
Kθ = tan K Kα α−  
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在△BOK 中 
Kr = b / cos Kr α  

联立上面两式，可得渐开线的极坐标方程为 
b / cos
tan

K K

K K K

r r α
θ α α

=

= −
 (7-2) 

以上表明， Kθ 随压力角 Kα 而改变，用 Kθ 作为压力角 Kα 的渐开线函数，记为 inv Kα ，即 

Kθ = inv Kα = tan K Kα θ−  
工程上已将不同压力角的渐开线函数值列成表格，以方便计算。常用的渐开线函数可查表 7-2。 

表 7-2  渐开线函数 K K Kα α α−inv = tan  

Kα   0′  5′  10′  15′  20′  25′  30′  35′  40′  45′  
10 
11 
12 
13 
14 

0.00 
0.00 
0.00 
0.00 
0.00 

17 941 
23 941 
 3 771 
39 754 
49 819 

18 397
24 495
31 832
40 534
50 729

18 860
25 057
32 504
41 325
51 650

19 332
25 628
33 185
42 126
52 582

19 812
26 208
33 875
42 938
53 526

20 299
26 797
34 575
43 760
54 482

20 795
27 394
35 285
44 593
55 448

21 299 
28 001 
36 005 
45 437 
56 427 

21 810 
28 616 
36 735 
46 291 
57 417 

22 330 
29 241 
37 474 
47 157 
58 420 

15 
16 
17 
18 
19 

0.00 
0.0 
0.0 
0.0 
0.0 

61 498 
 7 493 
 9 025 
10 760 
12 715 

62 548
 7 613
 9 161
10 915
12 888

63 611
 7 735
 9 299
 7 071
13 063

64 686
 7 857
 9 439
 7 228
13 240

65 773
 7 982
 9 580
 7 387
13 418

66 873
 8 107
 9 722
 7 547
13 598

67 985
 8 234
 9 866
 7 709
13 779

 6 970 
 8 362 
10 012 
 7 873 
13 963 

70 248 
 8 492 
10 158 
12 038 
14 148 

71 398 
 8 623 
10 307 
12 205 
14 334 

20 
21 
22 
23 
24 

0.0 
0.0 
0.0 
0.0 
0.0 

14 904 
17 345 
20 054 
23 049 
26 350 

15 098
17 560
20 292
23 312
26 639

15 293
17 777
20 533
23 577
26 931

15 490
17 996
20 775
23 845
27 225

15 689
18 217
21 019
 2 474
27 521

15 890
18 440
21 266
24 386
27 820

16 092
18 665
21 514
24 660
28 121

16 296 
18 891 
21 765 
24 936 
28 424 

16 502 
19 120 
22 018 
25 214 
28 729 

16 710 
19 350 
22 272 
25 495 
29 037 

25 
26 
27 
28 
29 

0.0 
0.0 
0.0 
0.0 
0.0 

29 975 
33 947 
38 287 
43 017 
48 164 

30 293
34 294
38 666
43 430
48 612

30 613
34 644
39 047
43 845
49 064

30 935
34 997
39 432
44 264
49 518

31 260
35 352
39 819
44 685
49 976

31 587
35 709
40 209
 4 570
50 437

31 917
36 069
40 602
45 537
50 901

32 249 
36 432 
40 997 
45 967 
51 368 

32 583 
36 798 
41 395 
46 400 
51 838 

32 920 
37 166 
41 797 
46 837 
52 312 

30 
31 
32 
33 
34 

0.0 
0.0 
0.0 
0.0 
0.0 

53 751 
59 809 
66 364 
73 449 
81 097 

54 238
60 336
66 934
74 064
81 760

54 728
60 866
67 507
74 684
82 428

55 221
61 400
68 084
75 307
83 100

55 717
61 937
68 665
75 934
83 777

56 217
62 478
69 250
76 565
84 457

56 720
63 022
69 838
77 200
85 142

57 226 
63 570 
70 430 
77 839 
85 832 

57 736 
64 122 
71 026 
78 483 
86 525 

58 249 
64 677 
71 626 
79 130 
87 223 

35 
36 
37 
38 
39 

0.0 
0 
0 
0 
0 

39 342 
 9 822 
10 778 
 7 806 
 1 297 

90 058
 9 899
10 861
 7 895
13 006

90 777
 9 977
10 944
 7 985
13 102

91 502
10 055
 7 028
12 075
13 199

92 230
10 133
 7 113
12 165
13 297

92 963
10 212
 7 197
12 257
13 395

93 701
10 292
 7 283
12 348
13 493

94 443 
10 371 
 7 369 
12 441 
13 592 

95 190 
10 452 
 7 455 
12 534 
13 692 

95 942 
10 533 
 7 542 
12 627 
13 792 

40 
41 
42 
43 
44 

0 
0 
0 
0 
0 

14 097 
15 370 
16 737 
18 202 
19 774 

14 200
15 480
16 855
18 329
19 910

14 303
15 591
16 974
18 457
20 047

14 407
15 703
17 093
18 585
20 185

 1 457
15 815
17 214
18 714
20 323

14 616
15 928
17 336
18 844
20 463

14 722
16 041
17 457
18 975
20 603

14 829 
16 156 
17 579 
19 106 
20 743 

14 936 
16 270 
17 702 
19 238 
20 885 

15 043 
16 386 
17 826 
19 371 
21 028 

45 
46 
47 
48 
49 

0 
0 
0 
0 
0 

21 460 
23 268 
25 206 
27 285 
29 516 

21 606
23 424
25 374
27 465
29 709

21 753
23 582
25 543
27 646
29 903

21 900
23 740
25 713
27 828
30 098

22 049
23 899
25 883
28 012
30 295

22 198
24 059
26 055
28 196
30 492

22 348
24 220
26 228
28 381
30 691

22 499 
24 382 
26 401 
28 567 
30 891 

22 651 
24 545 
26 575 
28 755 
31 092 

22 804 
24 709 
26 752 
28 943 
31 295 

50 
51 
52 
53 
54 

0 
0 
0 
0 
0 

31 909 
34 478 
37 237 
40 202 
43 390 

32 116
34 700
37 476
40 459
43 667

32 324
34 924
37 716
40 717
43 945

32 534
35 149
37 958
40 977
44 225

32 745
35 376
38 202
41 239
44 506

32 957
35 604
38 446
41 502
44 789

33 171
35 833
38 693
41 767
45 074

33 385 
36 063 
38 941 
42 034 
45 361 

33 601 
36 295 
39 190 
42 302 
45 650 

33 818 
36 529 
39 441 
42 571 
45 940 

55 
56 
57 
58 
59 

0 
0 
0 
0 
0 

46 822 
50 518 
54 503 
58 804 
63 454 

47 119
50 838
54 849
59 178
63 858

47 419
 5 761
55 197
59 554
64 265

47 720
51 486
55 547
59 933
64 674

48 023
51 813
55 900
60 314
65 086

48 328
52 141
56 255
60 697
65 501

48 635
52 472
56 612
61 083
65 919

48 944 
52 305 
56 972 
61 472 
66 340 

49 255 
53 141 
57 333 
61 863 
66 763 

49 568 
53 478 
57 698 
62 257 
67 189 
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7.3.2  渐开线齿廓的啮合特点 

1．满足齿廓啮合基本定律 

设一对齿轮的两个渐开线齿廓 1C 、 2C 在点 K 相接触，如图7-5
所示。由渐开线的性质可知，过点 K 作两个齿廓的公法线 1 2N N 必

与两个基圆相切。在齿轮传动过程中，两个基圆的大小及位置均不

会变，因为基圆在同一方向的内公切线仅有一条，所以无论两个齿

廓在何处接触，过接触点所作两个齿廓的公法线都要一定与 1 2N N 重

合。这也说明公法线 1 2N N 与连心线 1 2O O 的交点 P 是一个定点，其

瞬时传动比为一个常数。即 

1 2
12

2 1

O Pi
O P

ω
ω

= = = 常数 

2．中心距具有可分性 

由图 7-5 可知，因△ 1 1O PN ∽△ 2 2O PN ，故传动比可以写为 

     b21 2 2
12

2 1 1 b1

rO P ri
O P r r

ω
ω

′
= = = = =

′
常数 (7-3) 

式(7-3)表明渐开线齿轮的瞬时传动恒定不变，其大小不仅与两个齿轮的节圆半径成反比，

同时也与两个齿轮的基圆半径成反比。 
由式(7-3)可知，渐开线齿轮的传动比是常数。当渐开线齿轮加工完成之后，其基圆的大小

就已确定了，因此在安装时若中心距略有变化，因基圆不变，就不会改变其瞬时传动比的大小，

渐开线齿廓的这种特性称为中心距可分性。这个特性对齿轮传动来说是十分重要的。利用这个

特性，即使齿轮在制造或安装时产生误差，或者是在运转过程中轴承产生磨损等，渐开线齿轮

仍能保持传动比不变，从而保证机器所需要的运动不变。 

3．啮合线与公切线、公法线、正压力线合一 

如图 7-5 所示，一对渐开线齿廓在任意一点 K 啮合，过点 K 作两个齿廓的公法线 1 2N N ，

根据渐开线性质，该公法线就是两个基圆的公切线。当两个齿廓转到点 K ′ 啮合时，过点 K ′ 所
作公法线也是两个基圆的公切线。由于齿轮基圆的大小和位置均固定，因此公法线 N1N2 是唯一

的。所以，不管齿轮在哪一点啮合，啮合点总在这条公法线上，该公法线与啮合线为一条线。 
对渐开线齿廓的齿轮传动来说，两个齿轮啮合传动时其正压力是沿着公法线方向的，因此

啮合线、基圆的公切线、过啮合点的公法线和齿廓正压力线是四线合一的。 

4．啮合角不变     

啮合线 1 2N N 与两个节圆的公切线 t-t 所夹的锐角称为啮合角，用α′表示，从图 7-5 可知，

基圆在同一方向的内公切线仅有一条，节点 P 是一个定点，因此两个节圆的公切线 t-t 与啮合

线 1 2N N 的夹角不变，即渐开线齿轮传动中啮合角为常数。 
一对相啮合的渐开线齿廓的啮合角在数值上等于渐开线在节圆上的压力角。显然，齿轮传

动时啮合角不变表示齿廓间压力方向不变。若传递的扭矩不变，其压力大小和方向保持不变，

因而传动较平稳，这也是渐开线齿轮传动的一大优点。 

 
图 7-5  渐开线齿廓的啮合 
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7.4  渐开线标准直齿圆柱齿轮的主要参数及几何尺寸计算 

7.4.1  齿轮各部分结构及名称 

图 7-6 所示的是直齿圆柱齿轮的一部分，渐开线齿轮的两侧是由相互对称的两个渐开线齿

廓组成的。齿轮各部分的名称和符号如图 7-6 所示。 

 
图 7-6  齿轮各部分的名称和符号 

1．齿顶圆 

经过所有轮齿顶部而确定的圆称为齿顶圆，但内齿轮的齿顶圆在齿顶底部，用直径 ad 或半

径 ar 表示。 

2．齿根圆 

由所有轮齿槽底部所确定的圆称为齿根圆，但内齿轮的齿根圆在齿槽顶部，用直径 fd 或半

径 fr 表示。 

3．齿槽 

齿轮上相邻轮齿之间的空间称为齿间或齿槽。同一个齿槽的两侧齿廓在任意圆上的弧长，

称为在该圆上的齿槽宽，用 ke 表示。 

4．齿厚 

在任意半径 kr 的圆周上，一个轮齿两侧齿廓之间的弧长，称为该圆上的齿厚，用 ks 表示。 

5．齿距 

相邻两个齿同侧齿廓间的弧长，称为该圆上的齿距，用 kp 表示。齿距等于齿厚与齿槽宽之

和，即 k k kp s e= + 。 

6．分度圆 

在齿轮上人为取一个特定圆，作为计算的标准，此圆称为分度圆，其直径和半径用 d 和 r 表
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示。分度圆上的所有参数的符号不带下标，即不带下标的参数是分度圆上的。分度圆上的模数

是标准模数，压力角也是标准值。 

7．齿顶高、齿根高和齿高 

介于分度圆和齿顶圆之间部分称为齿顶，其径向距离称为齿顶高，用 ah 表示。介于分度圆

和齿根圆之间部分称为齿根，其径向距离称为齿根高，用 fh 表示。 
齿顶圆与齿根圆之间的径向距离，称为齿全高，用 h表示。齿高是齿顶高与齿根高之和，

即 a fh h h= + 。 

8．齿宽 

齿轮的轮齿沿轴线方向度量的宽度称为齿宽，用 B 表示。 

9．中心距 

两个圆柱齿轮轴线之间的距离，称为中心距，用 a表示。 

7.4.2  标准齿轮的基本参数及几何尺寸 

1．标准齿轮 

如果一个齿轮的 m 、α 、 *
ah 、 c∗ 均为标准值，并且分度圆上的齿厚 s与齿槽宽 e 相等，即

2 2
p ms e π

= = = ，则该齿轮称为标准齿轮。 

2．标准齿轮的基本参数 

标准直齿圆柱齿轮的基本参数有五个，即 z 、m 、α 、 *
ah 、 c∗ ，其中 *

ah 称为齿顶高系数，
*c 为顶隙系数。 
（1）齿数。在齿轮圆周上均匀分布的轮齿总数称为齿数，用 z 表示。数值由工作要求确定。 
（2）模数。因为分度圆的圆周长 d pzπ = ，故分度圆的直径为 

pd z=
π

 

式中， π 是一个无理数，对设计、制造及检验都带来不方便，因此工程上人为地规定比值
p
π
为

有理数，称之为模数，用 m 表示，单位为 mm，即 
pm =
π

 (7-4) 

模数 m 已是标准化数值。我国已规定国家标准模数系列，表 7-3 为其中的一部分。 

表 7-3  渐开线圆柱齿轮模数（GB/T1357—2006 并参照 ISO54:1996）  单位：mm 

1 1.25 1.5 2 2.5 3 4 5 6 
第一系列 

8 10 12 16 20 25 32 40 50 

1.125 1.375 1.75 2.25 2.75 3.5 4.5 5.5 (6.5) 
第二系列 

7 9 11 14 18 22 28 36 45 

注：1．在选取时应优先采用第一系列，括号内的模数应尽可能避免； 
2．本表适用于渐开线圆柱齿轮。对于斜齿轮，是指法向模数。 

模数是设计和制造齿轮的一个重要参数。模数的大小与齿轮的大小之间的关系如图 7-7 所

示。模数 m 越大，分度圆齿距 p 也越大，轮齿也越厚，所以模数的大小会影响齿轮的承载能力。 
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图 7-7  同齿数不同模数的各齿轮尺寸 

（3）标准压力角。渐开线齿廓上各点的压力角是不同的。为了便于设计和制造，规定分度

圆上的压力角为标准值，这个标准值称为标准压力角。我国标准压力角一般取 20°，压力角大，

对齿轮强度有利；压力角小，对齿轮承受动载荷及降低噪声有利。 
（4）齿顶高系数。引入齿顶高系数 *

ah 是为了方便用模数的倍数计算齿顶高， *
ah 增大，对运

转平稳，减小噪声有利； *
ah 减小，对应压力角大，对轮齿抗胶合有利。 

（5）顶隙系数。顶隙可以避免齿顶和齿槽底相抵触，同时还能储存润滑油。一个齿轮的齿

根圆与配对齿轮的齿顶圆之间的径向距离称为顶隙，用 c 表示。同样，为了方便用模数的倍数

计算顶隙，从而引入顶隙系数。 
齿顶高系数和顶隙系数已标准化，见表 7-4。 

表 7-4  标准齿顶高系数和顶隙系数 
齿顶高系数 正常齿 短齿 顶隙系数 正常齿 短齿 

*
ah  1 0.8 c* 0.25 0.3 

3．标准齿轮几何尺寸计算 

标准直齿圆柱齿轮的所有尺寸均可用上述五个参数来表示，轮齿的各部分尺寸的计算公式

可查表 7-5。 

表 7-5  外啮合标准直齿圆柱的几何尺寸计算                  单位：mm 

名称 符号 计算公式 

模数 m  从表 7-3 中选取 

压力角 α  一般为 20° 

分度圆直径 d  d mz=  

齿顶高 ah  *
a ah h m=  

齿根高 fh  *
f a( )h h c m∗= +  

齿全高 h  a fh h h= +  
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（续表） 

名称 符号 计算公式 

顶隙 c  c c m∗=  

齿顶圆直径 ad  a a2d d h= +  

齿根圆直径 fd  f f2d d h= −  

基圆直径 bd  b cosd d α=  

齿距 p  p m= π  

齿厚 s  
2 2
p ms π

= =  

齿槽宽 e  
2 2
p me π

= =  

标准中心距 a  1 2( )
2

m z za +
=  

7.4.3  齿条 

当渐开线齿廓变成的基圆半径趋向无穷大时，齿轮变成齿条，如图7-8所示，其特点如下。 
（1）齿条上各同侧齿廓互相平行为直线，各法

线平行，齿条的运动是平动，齿条齿廓上各点的压

力角相等，均为标准值。齿廓的倾斜角称为齿形角，

其大小与压力角相等。 
（2）齿廓上任意点的齿距都相等，但只有在分

度线上齿厚与齿槽宽才相等，即
2 2
p ms e π

= = = 。 

7.4.4  径节制齿轮 

国际上有一些国家不用模数制，而用径节制作为齿轮的几何尺寸计算基础。径节是齿数与

分度圆直径之比。设 DP 为径节，单位为1 in （1/英寸），则 

zDP
d p

π
= =  (7-5) 

式中，d 为分度圆直径，1 in （1/英寸）；p 为齿距，1 in （1/英寸）；z 为齿数。 
用式(7-4)与式(7-5)将径节换算成模数为 

25.4m
DP

=  

7.5  渐开线直齿圆柱齿轮的啮合传动 

圆柱齿轮能保证恒定的传动比。但任意两个直齿圆柱渐开线齿轮不一定能够连续等速比地

啮合传动，它们需要满足下列的基本条件。  

7.5.1  齿轮正确啮合条件 

要求一对齿轮正确啮合，必须考虑齿轮齿距能否搭配。 

图 7-8  齿条
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1．法向齿距 

如图7-9所示，两个齿同侧齿廓的齿顶圆与啮合线 1 2N N 的

交点分别为 1B 和 2B ，线段 1B 2B 的长度称为齿轮的法向齿距，

用 np 表示。由渐开线的性质可知（线与弧等长），法向齿

距等于基圆上的齿距 bp ，即 n bp p= 。 

2．正确啮合条件 

如图 7-9 所示，一对齿轮的前一对轮齿在啮合线上点 1B 接

触时，其后一对齿已在啮合线点 2B 接触，这样当前面一对齿分

离时，后一对齿为了保证前后两对齿同时在啮合线上接触，它

们的法向齿距必须相等，即  

n1 n2p p=  

因为       b
b cos cosd dp m

z z
α απ π

= = = π     

由此可得           1 1 2 2cos cosm mα απ = π            (7-6) 

渐开线齿轮的模数 m 和压力角α 均为标准值，满足式(7-6)必须使两个齿轮的模数和压

力角分别相等，并等于标准值。即 

1 2m m m= =     1 2α α α= =  (7-7) 

因此，渐开线齿轮的正确啮合条件是：两个齿轮的模数、压力角必须分别相等。 
这样，一对渐开线圆柱齿轮的传动比又可表达为 

         b21 2 2 2 2
12

2 1 b1 1 1 1

cos
cos

rr r r zi
r r r r z

ω α
ω α

′
= = = = = =

′
 (7-8) 

即传动比不仅与两个齿轮的基圆、节圆、分度圆直

径成反比，而且与两个齿轮的齿数成反比，由此可

以，方便计算。 

7.5.2  齿轮标准安装条件 

一对齿轮标准安装时需要满足以下两点要求。 

1．保证啮合齿侧间隙为零 

如图 7-10 所示，一个齿轮节圆上的齿厚与另一

个齿轮节圆上的齿槽宽之差称为齿侧间隙，用 Δ 来

表示。在齿轮传动中，为了消除反向传动空程和减

小撞击，要求齿侧间隙等于零，即 1 2 0e sΔ ′ ′= − = 。

但考虑到轮齿热膨胀、润滑和安装的需要，避免由

于弹性变形和热膨胀而引起的卡住等问题，在齿轮

传动过程中齿侧应留有适当的侧隙。此侧隙一般在

制造齿轮时由齿轮的公差来保证，而在设计计算齿

轮尺寸时仍按无侧隙计算。 

图 7-9  正确啮合的条件 

 
图 7-10  标准齿轮的标准安装 
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2．保证两个齿轮的顶隙是标准值 

为了避免一个齿轮的齿顶与另一个齿轮齿槽底部发生顶死现象，并留出一定空间贮存润滑油来

润滑齿廓表面，如图 7-10 所示的齿轮 1 的齿顶圆与齿轮 2 的齿根圆之间在径向方向上留有间隙，

称之为顶隙，用 c 表示。两个齿轮的中心距不同，顶隙的大小也不同，在图 7-10 中，有 
* *

f a a a( )c h h h c m h m c m∗ ∗= − = + − =  (7-9) 

由式(7-9)得到的是标准顶隙。由此可得两个齿轮的中心距为 

                 a = 1r′ + 2r′ = a1 f 2r c r+ + = ( 1r + m *
ah ) + *c m +[ 2r − m( *

ah + *c )] 

                   = 1r + 2r = 1 2( )
2
m z z+  （7-10） 

由式(7-10)得到的是标准中心距，并由此可知当一对外啮合标准齿轮啮合时，两个齿轮的

节圆与分度圆重合，而分度圆上的齿厚与齿槽宽相等，满足齿侧间隙 1 2 0e sΔ ′ ′= − = ，同时分度

圆压力角与节圆压力角相等并等于啮合角。需要注意的是，节圆与啮合角是随着一对齿轮的

啮合才出现的参数。两个节圆总是相切，当实际中心距因误差等原因与标准中心距不相等

时，两个齿轮的分度圆是分离的，这样的安装称为非标准安装，如图 7-11 所示。非标准安

装时啮合线位置变化，啮合角也不再等于分度圆上的压力角。此时的实际中心距为 

b1 b2 1 2
1 2 1 2

1 2

cos cos cos cos( )
cos cos cos cos cos cos

r r r ra r r r r aα α α α
α α α α α α

′ ′ ′= + = + = + = + =
′ ′ ′ ′ ′ ′

 

cos cosa aα α′ ′ =  (7-11) 

从式(7-11)可知，当节圆半径 r′ 大于分度圆半径 r 时，啮合角α′大于分度圆的压力角α 。 
在齿轮齿条啮合时，齿轮的节圆与齿条的节线做纯滚动。当用标准安装时（如图 7-12 所示），

齿条的分度线与齿轮的分度圆相切，此时α α′= 。当齿条远离或靠近齿轮时（相当于齿轮中心

距改变），虽然齿条的分度线与齿轮的分度圆分离，但由于齿条的齿廓是直线，所以啮合线位

置不变，啮合角不变，节点位置不变，传动比不变。所以不管是否为标准安装，齿轮与齿条啮

合时齿轮的分度圆永远与节圆重合，啮合角恒等于压力角。但只有在标准安装时，齿条的分度

线才与节线重合。 

                  
图 7-11  标准齿轮的非标准安装                      图 7-12  齿轮齿条的标准安装 
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7.5.3  齿轮连续传动条件 

齿轮传动是依靠两个齿轮的轮齿依次啮合而实现的。为了保证一对渐开线齿轮能够连续传

动，当前一对啮合轮齿在离开啮合时，后一对轮齿必须已进入或刚刚进入啮合才能保证传动

的连续。 

1．啮合传动的过程 

当齿轮 1 是主动轮，齿轮 2 是从动轮时，如图 7-13 所示，一对齿轮的啮合过程是主动轮的

齿根推动从动轮的齿顶开始逐渐过渡到主动轮的齿顶推动从动轮的齿根，直至互相脱开。具体

的起始是从点 2B 开始，到点 1B 终止啮合。点 2B 是从动轮齿顶圆 2 与啮合线 1 2N N 的交点，点 1B
是主动轮 1 的齿顶圆与啮合线 1 2N N 的交点。可见， 1 2B B 为齿廓啮合的实际啮合线段。显然，

随着齿顶圆的增大， 1 2B B 线段可以加长，但因基圆内无渐开线，所以不会超过点 1N 和 2N 。 1 2N N
为理论上的最大啮合线段，称为理论啮合线段， 1 2B B 称为实际啮合线段。 

 
图 7-13  齿轮传动的重合度 

2．齿轮连续传动的条件 

如图 7-13(a)所示，当 1 2B B 恰好等于 bp 时，即前一对齿在点 1B 即将脱离，后一对齿刚好在

点 2B 接触时，齿轮能保证连续传动。但若齿轮 2 的齿顶圆直径稍小，如图7-13(b)所示，它与啮

合线的交点在 2B ，则 1 2B B < bp 。此时，前一对齿即将分离，后一对齿尚未进入啮合，齿轮传动

就要中断。若如图 7-13(c)所示，前一对齿到达点 1B 时，后一对齿已经啮合多时，说明传动是连

续的，此时 1 2B B > bp 。由上面的分析可得，齿轮连续传动条件为 

1 2B B ≥ bp  

令                                  1 2

b

B B
p

ε = ≥1 (7-12) 

则 ε 称为重合度，它表示一对齿轮在啮合过程中，同时参与啮合的轮齿的对数。 ε 越大表明

同时参与啮合轮齿的对数越多，每对齿的负荷越小，负荷变动量也越小，传动越平稳，因此

它是衡量齿轮传动的重要指标之一，其计算公式为  
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                  1 a1 2 a2
1 [ (tan tan (tan tan )]

2
z zε α α α α′ ′= − + −

π
 (7-13) 

式中， b
a

a

arccos r
r

α = ； barccos r
r

α′ =
′
。 

从式(7-13)可知， ε 与模数无关，齿数增多，重合度加

大，为齿轮设计提供有利条件。  
重合度的几何关系如图7-14 所示。在 ε =1.4 的情况下，

当前一对齿在点 D 啮合时，后一对齿在点 2B 接触，开始两对

齿同时啮合，直到前一对齿到达点 1B ，后一对齿到达点 C 为止。

因此，啮合线上的 1B D 和 C 2B 区间是双齿啮合区。从点 C 开

始到点 D 只有一对齿啮合，是单齿啮合区。所以 ε =1.4 表明

在齿轮转过一个基圆齿距的时间内有 40％的时间是双齿啮

合，60％的时间是单齿啮合。ε 越大，双齿啮合区比例越大，

传动越平稳。 

对于标准中心距安装的标准齿轮，当齿数趋向无穷

多，齿轮变成齿条时， ε 增大。当两个齿条啮合时，得到直

齿圆柱齿轮重合度的最大值 maxε 为 
*
a

max
4
sin 2

hε
α

=
π

 

对于α = 20°， *
a 1h = 的一对标准直齿圆柱齿轮的啮合传动的 max 1.981ε = 。 

表 7-6 中列出了许用重合度[ ε ]的推荐值，在设计时应满足ε >[ ε ]。 

表 7-6  [ ε ]的推荐值 

使用场合 一般机械制造业 汽车、拖拉机制造业 机床制造业 纺织机器造业 

[ ε ] 1.4 1.1～1.2 1.3 1.3～1.4 

7.6  渐开线齿廓切削加工的原理 

齿形加工是齿轮加工的核心和关键，可采用铸造法、轧制法、冲压法、切削法、锻造法等。

最常用的是切削加工法。按加工原理的不同，切削加工可以分为成形法和范成法。 

7.6.1  成形法 

成形法是用与被切轮齿形状相符的渐开线齿形的成形铣刀，在普通铣床上直接将被加工齿

轮的齿槽部分铣掉，从而切制出齿形的一种加工方法。成形法切制齿轮有盘状铣刀和指状铣刀

两种，如图 7-15 所示。加工时，铣刀绕自身的轴线旋转，同时轮坯沿齿轮轴线方向做直线移动。

在铣出一个齿槽后，将轮坯转过 360°/z，再铣下一个齿槽。依次类推，直到加工出全部的轮齿。 
渐开线齿形由基圆决定，基圆直径 b cosd mz α= ，当模数 m、分度圆压力角α 为标准值时，

不同齿数都应配对应的刀具，这样铣刀量会很大。为此，常将模数相同、齿数相近的合用。成

形法的优点是加工方法简单，不需要专用的机床；而缺点是精度和生产效率低，因此只适用于

修配、单件生产及加工精度要求不高的齿轮。 

 
图 7-14  重合度的意义 
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图 7-15  成形法切制齿轮 

7.6.2  范成法 

利用一对齿轮啮合时两个齿轮齿廓互为包络

线的原理来加工齿形的方法就是范成法。加工时，

刀具与齿坯的运动就像一对互相啮合的齿轮，刀

具的模数、压力角与被加工齿轮相同，但刀具的

齿顶比标准齿轮高出一部分。例如，图 7-16 中

c c m∗= ，这是为了切出径向间隙部分。刀具的直

线段将切出齿坯渐开线齿廓，其他部分切出非渐

开线齿廓。常用的刀具主要有插齿刀和滚刀。由

于范成法的加工精度较高，是目前轮齿切削加工

的主要加工方法，在大批量生产中得到了广泛的应用。 
范成法加工齿轮的具体方法有很多，应用最多的有插齿加工和滚齿加工。 

1．插齿加工 

插齿加工中应用一对齿轮的啮合关系来切制齿廓，因此加工出来的齿形准确，但由于是间断地

切削，所以生产率较低。插齿加工是利用插刀在插齿机上加工齿轮的，一般采用的插齿刀有两种。 
（1）齿轮插刀 
齿轮插刀的形状与齿轮相似，但具有切削加工的刀刃。刀具顶部比正常齿高出 c m∗ 。插齿

时，插刀沿轮坯轴线方向做往复切削运动，同时强迫插刀与轮坯模仿一对齿轮传动那样以一定

的角速比转动，如图7-17(a)所示，直至全部齿槽切削完毕。 

 
图 7-17  齿轮插刀插齿 

 
图 7-16  渐开线齿条插刀 
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（2）齿条插刀   
如图 7-18(a)所示，当齿轮插刀的齿数增至无穷多时，其基圆半径变为无穷大，插齿刀的齿

廓成为直线。齿条插刀又叫梳齿刀，用齿条插刀切齿是模仿齿轮与齿条的啮合，如图 7-18(b)
所示，原理与齿轮插刀一样。 

 
图 7-18  齿条插刀插齿 

2．滚齿加工 

利用齿轮滚刀在滚齿机上加工齿轮如图7-19(a)所示。齿轮滚刀的外形类似于一个开了纵向

沟槽而形成刀刃的螺杆，如图7-19(b)所示，滚刀的轴线与轮坯端面偏斜导程角γ，这样可保证刀

具螺旋线的切削正对齿向，如图7-19(c)所示。滚刀转动时，相当于齿条在移动，如图7-19(d)所
示。滚刀除旋转外，还沿被加工齿轮的轴向逐渐移动，以便切出整个齿宽。这样就按展成原理

切出被加工齿轮的渐开线齿廓。滚齿加工的特点是用滚刀连续切削，因此生产率较高，但需要

专用机床。 

 
图 7-19  滚刀加工齿轮 
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用范成法加工齿轮，只要刀具与被加工齿轮的模数和压力角相同，不管被加工齿轮的齿数

是多少，都可以用同一把刀具来加工，这给生产带来了很大的方便，因此范成法得到了广泛的

应用。 

7.7  渐开线齿廓的根切现象与标准外齿轮的最少齿数 

7.7.1  根切现象 

用范成法加工齿轮时，若齿数过少，刀具的齿顶线（或齿顶圆）与啮合线的交点就会超过

理论啮合线极限点 1N ，这样会产生根切，即被加工齿轮齿根附近的渐开线齿廓将被刀具的齿顶

切去一部分，如图 7-20 所示。 
在图7-21中，当刀具从位置 1 到位置 2 时，刀刃已移过实际啮合线 1 2B B ，此时轮坯的渐开

线齿廓已完全切出。当刀具继续从 2B 移动到 1N 时，由插刀顶高 c m∗ 的圆弧刀刃切出齿廓，这

段的齿廓不是渐开线，称为过渡曲线。当刀具再从 1N 位置移动到 K 位置时，可以证明轮坯转过

ϕ 角，刀具移动到位置 4。从图7-21中可以看出刀具与齿根发生干涉，实际上就是根切。 

                      
图 7-20  轮齿的根切                                图 7-21  根切的原因 

轮齿的根切大大削弱了轮齿的弯曲强度，降低了齿轮传动的平稳性和重合度，对传动产生

不利影响，因此应设法避免。 

7.7.2  标准外齿轮的最少齿数 

1．不发生根切的条件 

图 7-22 所示的是用齿条插刀加工标准外齿轮的情况，齿条插刀的

分度线与齿轮的分度圆相切。要使被加工齿轮不产生根切，刀具的齿

顶线不得超过点 N1，即 
1PN PB≥  

由△ 1 1PN O ，得 

1 sin sinPN r mzα α= =  
由△ PBB′，得 

*
a

sin
h mPB

α
=  

 
图 7-22  避免根切的条件 
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即                                 z ≥

*
a

2
2

sin
h

α
 (7-14) 

2．最少齿数 

标准齿轮是否发生根切取决于其齿数的多少。当用插刀或滚刀加工标准直齿外齿轮时，不

产生根切现象的极限齿数称为最少齿数，用 minz 表示。 
由式(7-14)知，标准直齿圆柱齿轮不产生根切的最少齿数为 

*
a

min 2
2

sin
hz

α
=  (7-15) 

对于标准直齿圆柱齿轮，当α = 20°， *
ah = 1 时， minz = 17。 

7.7.3  变位齿轮 

渐开线标准齿轮传动具有设计计算简单、互换性好等优点。但仍存在着一些局限性：① 受
根切限制使得齿数不得少于最小齿数 minz ，传动结构不够紧凑；② 不适用于非标准中心距 a′ 的

场合，当 a > a′ 时无法安装，当 a < a′ 时，虽然可以安装并保证定传动比，但会产生过大的侧隙，

从而引起冲击振动，影响传动的平稳性；③ 当一对标准齿轮传动时，小齿轮的齿根厚度小而啮

合次数又较多，故小齿轮的强度较低，齿根部分磨损也较严重，因此小齿轮容易损坏，限制了

齿轮机构承载能力和寿命的提高。为了尽可能满足实际工程的要求，出现了变位齿轮。 

1．变位齿轮的概念 

如图7-23所示，当齿条插刀按虚线位置安装时，齿顶线超过极限点 1N ，切出来的齿轮产生

根切。为了避免根切，应将齿条插刀的安装位置远离轮坯中心 1O 一段距离 xm 至实线位置，使

其齿顶线不超过极限点 1N ，这时切出来的齿轮就不会发生根切，但此时齿条的分度线与齿轮的

分度圆不再相切，此时 s e≠ ，这样加工出来的非标准齿轮称为变位齿轮。刀具移动的距离 xm 称

为变位量，x 称为变位系数。刀具远离轮坯中心的变位称为正变位，此时 0x > 称为正变位系数；

而刀具靠近轮坯中心的变位称为负变位，此时 0x < 称为负变位系数。标准齿轮就是变位系数

0x = 的齿轮。 

2．避免根切的最小变位系数 

当用范成法加工齿数少于最少齿数的齿轮时，为了避免根切，刀具必须用正变位。当齿顶

线通过点 1N 时，刀具的移动量为最小，此时的变位系数称为最小变位系数，用 minx 表示。 
由图 7-24 可知，为了使刀具齿顶线不超过啮合极限点 1N ，应使 

*
ah m xm− ≤ 1N Q  

而                    2 2
1 1 sin sin sin

2
mzN Q PN rα α α= = =  

所以                        *
ah m xm− ≤

2sin
2

mz α  

                  x ≥
* 2.
a sin

2
zh α−  (7-16) 

将式(7-15)代入式(7-16)，整理后可得 
* min
a

min

z zx h
z

−
≥  
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图 7-23  避免根切的变位齿轮                         图 7-24  变位齿轮的径向变位 

由此，可得最小变位系数为 

          * min
min a

min

z zx h
z

−
≥  (7-17) 

当α = 20°， *
a 1h = 时，有 

          min
17

17
zx −

=  (7-18) 

当 minz z< ， min 0x > 时，必须采用正变位方可避免根切，其变位系数 x ≥ minx ；当 minz z> 时，

min 0x < 说明只要 x > minx ，齿轮采用负变位也不会产生根切。 

3．变位齿轮的特点 

用变位齿轮传动，可以改变不发生根切的最少齿数，提高齿轮传动的性能和承载能力，满

足采用标准齿轮无法达到的某些中心距的要求。当变位齿轮和标准齿轮的齿数 z、模数 m 、压

力角α 、齿顶高系数 *
ah 、顶隙系数 c∗ 相同时，变位齿

轮和标准齿轮的齿廓曲线是同一条渐开线，但应用的区

段不同，其分度圆、基圆尺寸均相同，如图 7-25 所示。 
采用变位齿轮，不仅可以加工齿数少于 minz 但无根

切的齿轮，而且当实际中心距 a′ 与标准中心距 a不等时

可配凑中心距，修复被磨损的旧齿轮。要注意的是，正

变位时，若变位系数过大，会导致齿顶变尖 a 0s = 或齿

顶厚度过薄，从而使齿顶强度不足，故当设计正变位齿轮时，应校核齿顶厚度。一般应使 as > 0.2 m。

通常取 as = (0.25～0.40)m。 

4．变位齿轮的传动类型 

根据变位系数之和的不同值，变位直齿轮传动可分为以下三种类型。 
1）标准齿轮传动 
标准齿轮传动可以看成是变位齿轮传动的一种特殊情况，即传动齿轮的变位系数 1 2 0x x= = 。

为了避免发生根切，用标准齿轮传动的两个轮的齿数都大于不产生根切的最少齿数。 

 
图 7-25  变位齿轮外形对比 
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2）高度变位齿轮传动   
当两个齿轮的变位系数 1 2 0x x+ = 时，又称为零传动。其 1x = − 2x ，并且 1x ≠ 0， 2x ≠ 0。特

点是节圆与分度圆重合，啮合角与分度圆压力角相等，实际中心距与标准中心距相等，只是齿

顶高和齿根高不同于标准直齿轮。 
3）角度变位齿轮 
两个齿轮的变位系数 1 2x x+ ≠ 0 的传动，也称为非零传动。当 1 2x x+ >0 时，称为正传动；

当 1 2x x+ <0 时，称为负传动。角变位传动的特点是：两个齿轮的分度圆与节圆不重合，压力角

不等于啮合角，实际中心距不等于标准中心距，正传动可以提高齿轮强度，配凑中心距，而负

传动的强度会有所降低，一般不宜采用。 
变位齿轮必须成对设计、制造和使用。各类变位齿轮传动类型、性能和特点列于表 7-7 之中。 

表 7-7  变位齿轮传动的类型及性能比较 

传动类型 齿数条件  传动特点 主要特点和应用 

标准齿轮传动 1 2 0x x= =  1z > minz  

2z > minz  

设计计算简单，互换性好，重合度较大，应用

广泛。但小齿轮的齿数受到 minz 限制，使传动结构

不够紧凑。而且小齿轮的强度较低，容易损坏 

高变位齿轮传动 1 2 0x x+ =  

1 2x x= − ≠ 0 1 2z z+ ≥ 2 minz  

a a′ =  
α α′ =  
y = 0 

0yΔ =  

小齿轮采用正变位，大齿轮采用负变位，可均

衡大小齿轮的强度。当取 1 minz z≤ 时可无根切，

使结构更紧凑，但必须成对互换，互换性差，重

合度减小，小齿轮齿顶易变尖  

正传动 
1 2x x+ > 0 1 2 min2z z z+ <  

a′ > a  
α′ > α  
y > 0 
yΔ > 0 

结构更加紧凑，提高齿轮的强度并使大小齿轮

磨损均衡，可以配凑给定的中心距。但互换性差，

重合度减小，小齿轮齿顶易变尖  角变位传动 
1 2x x+ ≠0 

负传动 
1 2x x+ < 0 1 2z z+ > 2 minz  

a′ < a  
α′ < α  
y < 0 
yΔ < 0 

重合度略有提高，但齿轮的弯曲和接触强度

下降，磨损加剧。一般仅用于配凑中心距 

注：y 为中心距变动系数， yΔ 为齿高变动系数，请参阅表 7-8。 

5．变位齿轮的几何尺寸 

与标准齿轮一样，变位齿轮传动同样要求满足两个齿轮的齿侧隙为零，顶隙为标准值的两

个条件。 
可得 

1 2

1 2

2( ) taninv invx x
z z

αα α+′ = +
+

 (7-19) 

对于变位齿轮，其分度圆与节圆不一定重合。设变位齿轮传动的中心距 a′ 与标准齿轮传动

的中心距 a 之差值为中心距变动量，用 ym 表示，y 称为中心距变动系数，其值为 

1 2 1 2
1 2

( )cos ( ) cos( ) 1
cos 2 cos

r r m z zym a a r rα α
α α

+ + ⎛ ⎞′= − = − + = −⎜ ⎟′ ′⎝ ⎠
 

1 2 cos 1
2 cos

a a z zy
m

α
α

′ − + ⎛ ⎞= = −⎜ ⎟′⎝ ⎠
 (7-20) 

当 y > 0 时，两个分度圆分离；当 y < 0 时，两个分度圆相交。为了保证无侧隙啮合，则其

中心距 a′ 应为 
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                             1 2( )
2

m z za a ym ym+′ = + = +  (7-21) 

但用 a′ 安装无法保证标准顶隙，为了保证有标准顶隙，应将齿顶高减短一些，设齿顶高变

动量（减短量）为 ymΔ ， yΔ 称为齿顶高变动系数，则 

1 2 0y x x yΔ = + − ≥  (7-22) 

尺寸具体计算公式列于表 7-8 中。 

表 7-8  外啮合变位直齿圆柱的几何尺寸计算 

名称 符号 计算公式 

分度圆直径 d d mz=  

齿顶高 ah  *
a a( )h h x mσ= + −  

齿根高 fh  *
f a( )h h c x m∗= + −  

齿全高 h  *
a(2 )h h c mσ∗= + −  

齿顶圆直径 ad  a a a2 2( )d d h mz h x mσ∗= + = + + −  

齿根圆直径 fd  f f2d d h= − a2( )mz h c x m∗ ∗= − + −  

基圆直径 bd  b cosd d α=  

中心距 a′  1 2

2
d da

′ ′+′ =  

中心距变动系数 y a ay
m
′ −

=  

齿顶高变动系数 yΔ  1 2y x x yΔ = + −  

啮合角 α′  1 2

1 2

2( )inv inv tanx x
z z

α α α+′ = +
+

或 cos cosa
a

α α′ =
′

 

齿距 p  p m= π  

齿厚 s  2 tan
2

ms απ
= +  

齿槽宽 e  2 tan
2

me απ
= −  

6．变位齿轮传动的设计步骤 

设计变位齿轮时，根据不同的已知条件，可采用不同的设计步骤。 
1）已知 1z 、 2z 、m 、α 、 a′ 、 ah∗、 c∗ ，其设计步骤如下。 

（1）由式(7-11)计算啮合角α′，则 

cos cosa
a

α α′ =
′

 

（2）由式(7-17)选择两个齿轮的变位系数，则 

1 2
1 2

( )(inv inv )
2 tan

z zx x α α
α
′+ −

+ =  

1x ≥
* min
a

min

z zh
z

−     2x ≥
* min
a

min

z zh
z

−  

（3）由表 7-8 确定中心距变动系数，有 
a ay

m
′ −

=  
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（4）由式(7-22)确定齿顶高变动系数为 

1 2 0y x x yΔ = + − ≥  

（5）分配变位系数 1x 、 2x 。 
（6）由表 7-8 计算两个齿轮的几何尺寸。 
（7）验算重合度及正变位齿轮的齿顶厚。 

2）已知m 、α 、 ah∗、 c∗ 、 1z 、 2z 时，其设计步骤如下。 
（1）由表 7-7 选择传动类型，若 1 2 min2z z z+ < ，则必须采用正传动，否则可考虑其他传动

类型。 
（2）选择两个齿轮的变位系数 1x 、 2x 。 
（3）由表 7-8 计算两个齿轮的几何尺寸。 
（4）验算重合度及正变位齿轮的齿顶厚。 

3）已知m 、 a、α 、 ah∗、 c∗ 、 i 时，其设计步骤如下。 

（1）确定两个齿轮的齿数 

1 2 1cos ( )cos cos (1 )
cos 2cos 2cos

m z z mz ia a α α α
α α α

+ +′ = = =
′ ′ ′

 

若 a a′≈ ，则                       1
2

(1 )
az
i m
′

≈
+

         取整数 

                           2 1z iz=            取整数 
（2）其余步骤同 1）。 

7.8  齿轮传动的失效形式及计算准则 

7.8.1  齿轮传动的失效形式 

在实际应用中，对齿轮的要求是多方面的，不仅要求齿轮传动比恒定，保证传动平稳，而

且要求齿轮传动具有足够的承载能力。即在满足齿轮速度的情况下，尽可能使结构紧凑，同时

还具有足够的强度，良好的耐磨性，在预期的寿命内不失效。这就要求我们找出齿轮常会出现

的各种不同的失效形式，建立齿轮设计的准则，提出防止和减轻失效的措施。 
齿轮传动是靠轮齿的啮合来传递运动和动力的，齿轮的轮齿是传动的关键部位，也是齿轮的

薄弱环节，因此齿轮常见失效主要是轮齿的失效，齿轮的齿圈、轮辐和轮毂等部分通常按经验设

计，结构尺寸的安全系数较大，一般很少遭受破坏。轮齿的失效形式主要有轮齿折断、点蚀、

胶合、磨损和塑性变形等（如图7-26所示）。不过，轮齿每一种失效形式的出现并不是孤立的，

齿面一旦出现了点蚀或胶合，就会加剧齿面的磨损；齿面的严重磨损又将导致轮齿的折断等。 

1．轮齿折断 

轮齿折断是指齿轮的一个或多个齿的整体或其局部的折断，轮齿折断通常有两种。 
一种是疲劳折断。在载荷作的用下，轮齿相当于一个悬臂梁，齿根处的弯曲应力最大，而

且齿根过渡部分有应力集中。轮齿根部在载荷的多次重复作用下，弯曲应力超过弯曲疲劳极限，

齿根部分产生疲劳裂纹，随着裂纹的逐渐扩展，最终引起轮齿的疲劳断裂。这种现象称为疲劳 
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折断，如图7-26所示。实践表明，疲劳裂纹首先发生在齿根受拉的一侧。当单侧工作（不逆

转）时，齿根部弯曲应力一侧为拉伸，一侧为压缩，当脱离啮合时，应力为零，因此弯曲应力

按脉动循环变化。当轮齿双侧受载时，其弯曲应力按对称循环变化。 
另一种是过载折断。当轮齿突然过载，或经严重磨损后齿厚过薄时，也会发生轮齿突然折断，

这种现象称为过载折断。例如，当汽车换挡时，受到过大冲击载荷，就易发生过载折断。 
直齿圆柱齿轮往往产生整体折断。在斜齿圆柱齿轮传动中，轮齿工作面上的接触线为一条

斜线，轮齿受载后若有载荷集中，就会发生局部折断。若轴的弯曲变形过大而引起轮齿局部受

载过大，也会发生局部折断。 
轮齿折断是齿轮传动最严重的失效形式，必须避免。提高轮齿抗折断能力的措施很多，可

增大齿根圆角半径，消除该处的加工刀痕以降低齿根的应力集中；增大轴及支承物的刚度，以

减轻齿面局部过载的程度；对轮齿进行喷丸、辗压等冷作硬化处理，以提高齿面硬度和保持芯

部的韧性等。 

2．齿面点蚀 

点蚀是齿面疲劳损伤的现象之一。在润滑良好的闭式齿轮传动中，齿面产生较大的接触应

力，若此应力超过了材料的接触疲劳极限，在载荷多次重复作用下，齿面表层就会产生细微的

疲劳裂纹。润滑油被挤进裂纹，产生巨大油压，加速裂纹扩展，从而使金属微粒剥落下来。随

着这些裂纹扩展、连接，最终造成齿面金属材料的脱落，形成初期点蚀（如图 7-27 所示），并

可能持续发展为扩展性点蚀、片蚀或剥落。点蚀损伤对齿轮的使用寿命有较大的影响，严重时

使齿轮厚度大大减小，甚至出现断齿。 

                 

图 7-26  局部折断                                   图 7-27  齿面初期点蚀  

齿面接触应力是近似于脉动变化的应力。 
实践表明，齿面间的滑动有利于起保护作用的润滑油膜的形成，速度越高越好，但当轮齿

在节线附近啮合时，同时啮合的齿对数少，且轮齿间相对滑动速度小，润滑油膜不易形成，所

以点蚀首先出现在靠近节线的齿根表面上，然后再向其他部位扩展。从相对意义上说，也就是

靠近节线处的齿根面抵抗点蚀的能力最差（即接触疲劳强度最低），如图 7-27 所示。 
一般闭式传动中的软齿面较易发生点蚀失效，设计时应保证齿面有足够的接触强度。为

了防止过早出现点蚀，在齿轮副投入使用的初期，使用专用的磨合润滑剂，使齿轮快速经历磨

合过程，在消除已产生裂纹的同时，提高齿轮的接触比例，防止新的疲劳裂纹产生。在许可范

围内采用大的变位系数和（ 1 2x x x= + ）也是避免点蚀失效的方法。 

当开式传动中，由于齿面磨损较快，点蚀来不及出现或扩展就被磨损掉了，所以一般在开

式齿轮传动中看不到点蚀现象。  
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3．齿面胶合 

在高速重载的齿轮传动中，由于齿面间的压力较大，相对滑动速度较高，因而发热量大，

使啮合区温度升高、油膜破裂而引起润滑失效，相啮合两个齿面的局部金属直接接触，并在瞬

间互相粘连。当两个齿面相对转动时，较软齿面上的金属从表面上被撕落下来，而在齿面上沿

滑动方向出现条状伤痕，这种现象称为齿面胶合，如图 7-28 所示。 
在低速重载的传动中，由于齿面间压力大，因而不易形成油膜，也会出现胶合。此时，

齿面的瞬时温度并无明显增高，故称为冷胶合。 

在实际中，采用提高齿面硬度、降低齿面粗糙度、限制油温、增加润滑油的黏度、选用加

有抗胶合添加剂的合成润滑油等方法，可以防止胶合的产生。 

4．齿面磨损 

齿面磨损是齿轮在啮合传动过程中，轮齿接触表面上的材料摩擦损耗的现象。齿轮的磨损

有两种形式。 
一种是跑合磨损，如图7-29所示。对于新的齿轮传动装置来说，在开始运转期间由于齿面

间的相互摩擦使得两个接触齿面的凹凸不平逐渐被磨去，机加工痕迹逐渐消失，齿面粗糙度大

为降低，因此产生光滑的齿面，这种磨损通常称为跑合。“跑合”对改善齿轮的运转状态有积极

的促进作用，但跑合后应及时更换齿轮箱内的润滑油，以免发生磨粒磨损。 

              

图 7-28  齿面胶合                                 图 7-29  齿面跑合磨损 

另一种是磨粒磨损。轮齿在啮合过程中存在相对滑动，使齿面间产生摩擦磨损。如果有金

属屑、砂粒、灰尘等硬质颗粒进入轮齿啮合面，将引起磨粒磨损，如图7-30所示。磨粒磨损是

开式齿轮传动的主要失效形式。 
齿面磨损后一方面导致齿廓的渐开线齿廓形状被破坏，并使侧隙增大，从而引起冲击和振

动；另一方面使轮齿变薄，严重时甚至因齿厚过度变薄而间接导致轮齿折断。 
采用闭式传动、提高齿面硬度、降低齿面粗糙度及采用清洁的润滑油等，均可以减轻齿面

的磨粒磨损。 

5．塑性变形 

当轮齿材料较软而载荷较大时，轮齿材料产生塑性流动，如齿面碾击塑变、鳞皱、起脊等，

即使卸去施加的载荷，不能使变形恢复，导致主动轮齿面节线附近出现凹沟，从动轮齿面节线

附近出现凸棱，如图 7-31 所示，齿面的正常齿形被破坏，影响齿轮的正常啮合，这种现象称

为齿面塑性变形。这些现象多发生在硬度低的齿轮上，低速、过载严重和启动频繁的齿轮传动

中也会出现，严重时会破坏正常齿廓，使之失去工作能力。 
为了防止齿面的塑性变形，可采用适当提高齿面硬度、选用黏度较高的润滑油等方法。 
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         图 7-30  齿面磨粒磨损                            图 7-31  塑性变形 

7.8.2  齿轮传动的计算准则 

针对上述各种工作情况及失效形式，设计齿轮传动时应根据齿轮传动的工作条件，具体分

析失效情况，确定合理的设计准则，保证齿轮传动有足够的承载能力。 
齿轮传动中，常将齿轮分为软齿面和硬齿面。轮齿工作面的硬度大于 350HBS 或 38HRC 的

齿轮称为硬齿面齿轮；轮齿工作面的硬度小于或等于 350HBS 或 38HRC 的齿轮称为软齿面齿轮。 

1．闭式齿轮传动 

对于闭式软齿面齿轮传动，齿面点蚀是主要的失效形式，因此应先按齿面接触疲劳强度进

行设计计算，确定齿轮的主要参数和尺寸，然后再按弯曲疲劳强度校核齿根的弯曲强度。 
在闭式硬齿面齿轮传动中，常因齿根折断而失效，故通常先按齿根弯曲疲劳强度进行设汁

计算，确定齿轮的模数和其他尺寸，然后再按接触疲劳强度校核齿面的接触强度。 
对于功率较大的传动（例如，输入功率超过 75 kW 的闭式齿轮传动），其发热量大，容易

产生润滑不良及轮齿胶合损伤等情况，因此为了控制温升，还应进行散热能力计算（计算准则

及办法参看第 8 章）。 

2．开式齿轮传动 

对于开式（半开式）齿轮传动中的齿轮，齿面磨损为其主要失效形式。但由于目前磨损尚

无可靠的计算方法，所以通常按照齿根弯曲疲劳强度进行设计计算，确定齿轮的模数，考虑磨

损因素，再将模数增大 10％～20％。通常，不进行接触强度验算。 
目前，对于齿面塑性变形失效没有可被普遍接受的设计计算方法，只是在设计中通过适当的措

施设法控制。对于高速、大功率的齿轮传动，通常还需要进行抗胶合能力的计算，但本章不再介绍。 

7.9  齿轮的常用材料及热处理 

7.9.1  对齿轮材料的基本要求 

对齿轮材料的基本要求是：齿面要硬，齿芯要韧。 
设计齿轮时，材料选取应满足：① 齿面具有足够的硬度和耐磨性，防止齿面磨损、点蚀、

胶合和塑性变形等；② 轮齿芯部具有足够的韧性，防止在变载荷和冲击载荷作用下齿根折断；

③ 具备经过各种加工及热处理后，轮齿能达到所需的精度，即好的工艺性；④ 良好的经济性。 
一对齿轮传动时，大小齿轮的啮合齿数不同，且小齿轮的抗弯曲能力较差，故应使小齿轮的

材料比大齿轮的好，齿面硬度也要高一些。两者组合材料有：软对软、软对硬、硬对硬。软是指

软齿面齿轮（≤350HBS），硬是指硬齿面齿轮（>350HBS）。表 7-9 中材料选用的组合可供参考。 
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表 7-9  轮齿齿面硬度及组合应用举例 

热处理 工作齿面硬度组合举例 
齿面类型 齿轮种类 

小齿 大齿 
两个齿轮工作齿面

硬度差 小齿轮 大齿轮 
备注 

直齿 调质 正火 
调质 

0< d1minH − d2maxH
≤20～25HBS 

240～270HBS 
260～290HBS 
280～310HBS 
300～330HBS 

180～210HBS
220～250HBS
240～260HBS
260～280HBS

正火 

正火 

软齿面 
Hd1≤350HBS 
Hd2≤350HBS 

斜齿 
人字齿 调质 

调质 

d1minH − d2 maxH ≥

40～50HBS 

240～270HBS 
260～290HBS 
270～300HBS 
300～330HBS 

22～190HBS 
180～210HBS
220～250HBS
230～260HBS

用于重载中低速固

定式传动装置 

表面 
淬火 45～50HRC 软硬组合 

齿面
Hd1>350HBS 
Hd2≤350HBS 

斜齿 
人字齿 

渗碳 
调质 齿面硬度差很大 

56～62HRC 

200～230HBS
230～260HBS
270～300HBS
300～330HBS

用于负载冲击及过

载都不大的重载中低

速固定式传动装置 

表面 
淬火 

表面 
淬火 45～50HRC 硬齿面 

Hd1>350HBS 
Hd2>350HBS 

直齿 
斜齿 
人字齿 渗碳 渗碳 

齿面硬度大致相同

56～62HRC 

用于传动尺寸受结构

条件限制的情景和运输

机器上的传动装置 
注：1．表中日 Hd1、Hd2分别表示大小齿轮的齿面硬度；2．为了提高抗胶合性能，建议小齿轮和大齿轮采用不同牌号的钢来制造；

3．通常渗碳后的齿轮要进行磨齿；4．重要齿轮的表面淬火，应采用高频或中频感应淬火。 

7.9.2  齿轮的常用材料及其热处理 

制造齿轮常用的材料是锻钢，其次是铸钢、铸铁，此外还有非金属材料等。 

1．钢 

钢因具有韧性好、耐冲击、便于热处理等优点，是使用最广泛的齿轮制造材料。钢有锻钢

和铸钢两大类。 
1）锻钢 
锻钢的力学性能比铸钢强，除复杂形状和尺寸过大只宜铸造外，一般用锻钢制造齿轮。锻

钢制造的齿轮又可分为两大类。 
（1）软齿面齿轮。对于强度、速度及精度要求不高的工作条件，可用软齿面齿轮。齿面硬

度≤350HBS，常用的材料为中碳钢和中碳合金钢，如 45 号钢、40Cr、35SiMn 等材料，轮坯经

过正火或调质的热处理后进行插齿或滚齿加工，生产便利、成本较低。齿轮精度一般是 8 级，

精密切齿可达 7 级，适合于对精度、强度和速度要求不高的齿轮传动，如在一般用途的减速器

中常用这类齿轮。 
一对软齿面齿轮，因为小齿轮受载荷次数比大齿轮多，且小齿轮齿根较薄，因此小齿轮的

轮齿弯曲强度较弱。为了使两个齿轮的轮齿接近等强度，小齿轮的齿面硬度比大齿轮的齿面硬

度高 30～50HBS。 
（2）硬齿面齿轮。即齿面硬度>350HBS 的齿轮，这类齿轮的轮坯经过正火或调质以后切齿，

再进行表面硬化热处理，热处理后需要磨齿，精度可达 5 级或 4 级，但价格较高。常用的材料

为中碳钢或中碳合金钢经表面淬火处理，硬度可达 40～55HRC。若采用低碳钢或低碳合金钢，

如 20 号钢、20Cr、20CrMnTi 等，需要渗碳淬火，其硬度可达 56～62HRC。内齿轮不便于磨削，

可采用渗氮处理（采用这种方法时，齿的变形较小，热处理后即可使用），适用于高速、重载、

精密机器及要求尺寸紧凑和有冲击载荷的齿轮传动，如精密机床、航空发动机等。 
2）铸钢 
对于直径尺寸较大（大于 400～600 mm）或结构复杂不易锻制的齿轮，可用铸造方法制成铸

钢齿坯，再进行正火处理，以细化晶粒，消除铸造应力。铸钢的耐磨性及强度均较好，强度稍低。 
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2．铸铁 

铸铁材料抗点蚀、抗胶合性能均较好，但强度低，耐磨性能、抗冲击性能差，宜用于低速、

轻载、无冲击的场合。铸铁成本低廉，易于加工，常用做尺寸大、结构复杂且不宜锻造的齿轮。

灰铸铁中的石墨具有润滑作用，尤其适用于制作在润滑条件较差环境下的齿轮。球墨铸铁的力

学性能和抗冲击能力比灰铸铁高，可代替铸钢铸造大直径齿轮。 

3．非金属材料 

对于高速、轻载及精度要求不高的齿轮，通常可采用传递扭矩小的非金属材料，如玩具、

仪器等。为了降低噪声也常采用非金属材料，如用夹布塑料、尼龙等制作小齿轮，仍用钢或铸

铁制作大齿轮。 
在选择齿轮材料时，首先要考虑齿轮的工作条件，如齿轮所承受载荷的性质和大小、速

度的高低、工作环境等。其次，从结构上要满足传动的要求，还要考虑经济性、重量等要求。

表 7-10 中给出的常用材料及其机械性能可供参考。 

表 7-10  齿轮常用材料及其机械性能 

截面尺寸/mm 
材料牌号 热处理方法 硬度 HBW（HRC）

直径 d 壁厚 s 

强度极限 
bσ /MPa 

屈服极限 
sσ /MPa 

169～217 ≤100 ≤50 588 294 
101～300 51～150 569 284 

162～217 
301～500 151～250 549 275 

正火 

156～127 500～800 251～400 530 265 
229～286 ≤100 ≤50 647 373 
217～255 101～300 51～150 628 343 调质 
197～255 301～500 151～250 608 314 

45 

表面淬火 40～50  

40CrNiMo 正火 芯部>255 
表面 293～330 

 25 980 833 

241～286 ≤100 ≤50 735 539 
48～55HRS 101～300 51～150 686 490 
229～269 301～500 151～250 637 441 

40Cr 调质表面淬火 

217～225 500～800 251～400 588 343 
229～286 ≤100 ≤50 785 510 
217～269 101～200 51～100 735 461 
217～255 201～300 101～150 686 441 

调质 

197～255 300～500 151～250 637 373 
42SiMn 

表面淬火 45～55  
20Cr 渗碳、淬火、回火 56～62HRS ≤60  637 392 

渗碳、淬火、回火 56～62HRS 15  1079 834 
20CrMnTi 

氮化 57～63HRS  
ZG310～570 正火 163～197   570 310 
ZG340～640 正火 170～230   650 350 

QT600—3  190～270   600 370 
QT700—2  225～305   700 420 

175～263  > 4.010 270  
167～247  > 10～20 240  
157～236  > 20～30 220  

HT250  

150～225  > 30～50 220  
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7.9.3  齿轮材料的许用应力 

在齿轮的强度计算中，许用应力是一个起着对比和控制的数值，由国家标准中给出的常用

齿轮材料的弯曲和接触的极限应力组成。可分为 
齿面接触疲劳许用应力为 

                                  N Hlim
H

H

[ ] Z
S
σσ ⋅

=  (7-23) 

齿根弯曲疲劳许用应力为 

                                   N Flim
b

F

[ ] Y
S
σσ ⋅

=  (7-24) 

式中， limσ 为疲劳极限，采用专用齿轮副试件，按失效概率 1％，经持久疲劳试验后确定。因

为材料的成分、性能、热处理的结果和质量都不能均一，故该值不是一个定值，有很大的离散

区。ML 表示的是齿轮材料达到最低要求时的疲劳极限取值，MQ 表示的是齿轮材料达到一般

要求时的疲劳极限取值，在一般情况下，可取框图中 MQ 线。ME 表示的是齿轮材料达到最高

要求时的疲劳极限取值。接触疲劳极限 H limσ 可查图 7-33。弯曲疲劳极限 Flimσ 可查图 7-35，其

值已计入应力集中的影响。 HS 、 FS 分别为齿面接触疲劳强度安全系数和齿根弯曲疲劳强度安全

系数，可查表 7-11。 

表 7-11  安全系数 SH和 SF 

安全系数 软齿面（≤350HBS） 硬齿面（>350HBS） 重要的传动、渗碳淬火齿轮或铸造齿轮 

HS  1.0～1.1 1.1～1.2 1.3 

FS  1.3～1.4 1.4～1.6 1.6～2.2 

NY 、 NZ 分别为弯曲疲劳寿命系数和接触疲劳寿命系数，是考虑应力循环次数影响的数值。接

触疲劳寿命系数 NZ 可查图 7-32，弯曲疲劳寿命系数 NY 可查图 7-34。两图中的横坐标为应力循

环次数 N，其计算方法为 
h60N njL=  (7-25) 

式中， n为齿轮的转速，单位为 r/min ；j 为齿轮每转一圈，同一侧齿面啮合的次数； hL 为齿轮

的工作寿命，单位为 h。 

 
图 7-32  接触疲劳寿命系数 

1—调质钢，球墨铸铁（珠光体、贝氏体），珠光体可锻铸铁；2—渗碳淬火的渗碳钢，全齿廓火焰或感应淬火的钢、球墨铸铁； 
3—渗氮的渗氮钢，球墨铸铁（铁素体），灰铸铁，结构钢；4—氮碳共渗的调质钢、渗碳钢 
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图 7-33  接触疲劳极限 Hlimσ  
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图 7-33  接触疲劳极限 Hlimσ （续） 

 
图 7-34  弯曲疲劳寿命系数 

1—允许一定点蚀时的结构钢，调质钢，球墨铸铁（珠光体、贝氏体），珠光体可锻铸铁，渗碳淬火的渗碳钢； 
2—结构钢，调质钢，渗碳淬火钢，火焰或感应淬火的钢，球墨铸铁，球墨铸铁（珠光体、贝氏体），珠光体可锻铸铁； 

3—灰铸铁，球墨铸铁（铁素体），渗氮的渗氮钢，调质钢，渗碳钢；4—氮碳共渗的调质钢、渗碳钢 

 
图 7-35  弯曲疲劳极限 Flimσ  
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图 7-35  弯曲疲劳极限 Flimσ （续） 

7.10  直齿圆柱齿轮传动的强度计算 

齿轮传动的强度计算是根据轮齿可能出现的失效形式和设计准则来进行的。根据齿轮的计

算准则，轮齿的主要失效形式是齿面疲劳点蚀失效和轮齿疲劳折断，因此本章只讨论齿面接触

疲劳强度和齿根弯曲疲劳强度的计算。 
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7.10.1  直齿圆柱齿轮传动的受力分析 

在进行齿轮强度计算时，首先要知道轮齿上所受的力，为强度计算提供必要的载荷数据。

受力分析时，常用集中力来代替沿齿宽接触线上分布的正压力，当润滑良好时，摩擦力比正压

力小得多，可略去不计。此时，齿廓接触点 P 的受力是沿着两条公法线方向（即啮合线方向）

的正压力，也称为法向力 nF ，如图 7-36 所示。 nF 可分解为两个力：一个是沿着节圆切线方向

的圆周力 tF ，另一个是指向齿轮中心的径向力 r1F 。计算公式如下： 

1
t1 t2

1

r1 t1 r2

t1
n1 n2

2

tan

cos

TF F
d

F F F
FF F

α

α

⎧ = = −⎪
⎪⎪ = = −⎨
⎪
⎪ = = −
⎪⎩

 (7-26) 

式中， 1T 为作用在主动轮上的转矩，单位为 N mm⋅ 。如果小齿轮传递的功率为 1P（kW），转速

为 1n (r/min)，则小齿轮上的转矩为 6
1 1 19.55 10 /T P n= × 。 1d 为分度圆直径，单位为 mm；非标准

齿轮传动时，齿轮传动用节圆直径代替。α 为分度圆上的压力角（α = 20°）；非标准齿轮传动

时，用啮合角α′代替。 

 
图 7-36  直齿圆柱齿轮传动的受力分析 

各力的方向分别为：主动轮上所受的圆周力 t1F 是阻力，与啮合点转动方向相反；从动轮上

所受的圆周力 t 2F 是驱动力，与啮合点转动方向相同。主、从动轮上径向力 r1F 、 r2F 的方向分别

指向各自的轮心。式(7-26)中的负号表示力的方向相反。 

7.10.2  齿轮传动的计算载荷 

nF 是根据名义功率求得的法向力，称为名义载荷，理论上 Fn 沿齿宽均匀分布，但由于轴

和轴承的变形，传动装置的制造安装误差等原因，载荷沿齿宽的分布并不均匀，即出现载荷集

中现象。此外，由于各种原动机和工作机的特性不同，齿轮制造误差及轮齿变形等原因，还会

引起附加动载荷。精度越低，圆周速度越高，附加载荷就越大。因此，在计算强度时，通常以

计算载荷 cF 代替名义载荷 nF ，两者关系如下： 

c nF KF=  (7-27) 

式中，K 称为载荷系数，而且 
K = AK VK Kβ Kα  (7-28) 
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即载荷系数 K 由工作情况系数 AK 、动载荷系数 VK 、齿向载荷分布系数 Kβ、齿间载荷分配系

数 Kα 组成。 

1．工作情况系数 KA 

用工作情况系数 AK 考虑外部因素引起的附加动载荷对齿轮传动的影响，它与原动机和工

作机的载荷大小、工作频率、类型与特性等有关，见表 7-12。 

表 7-12  载荷系数 

工作机械的载荷特性 
原动机 

均匀平稳 轻微冲击 中等冲击 严重冲击 

电动机 1.00 1.25 1.50 1.75 

电动机（频繁启动） 1.10 1.35 1.60 1.85 

多缸内燃机 1.25 1.50 1.75 2.00 

单缸内燃机 1.50 1.75 2.00 ≥2.25 

2．动载荷系数 KV 

用动载荷系数 VK 是为了考虑齿轮制造误差和装配误差等内部因素引起的附加动载荷的影

响。齿轮由于制造和装配误差引起弹性变形，使得 b1 b2P P≠ ，过接触点作齿廓的公法线与连心

线交点P′与节点 P 不重合，这样使实际的 1 2 2

2 1 1

O P O P
O P O P

ω
ω
′ ′
= ≠ ≠

′ ′
常数，从而产生角加速度，引起附加

动载荷。通过分析可知，这种动载荷与齿轮的制造精度、线速度有关，具体数值由图 7-37 查取。 
提高齿轮制造精度和降低圆周速度均可减小动载荷。 

3．齿向载荷分布系数 Kβ  

用齿向载荷分布系数Kβ考虑因轴的弯曲、扭转变形而引起的沿齿宽方向载荷分布不均匀的影

响。如图 7-38 所示，当轴承相对齿轮采用非对称布置时，由于轴产生弹性变形，造成齿轮偏斜，

齿面上的载荷沿接触线分布不均。此外，轴的扭转变形，轴承、支座弹性变形，以及制造和装

配误差都会引起沿齿宽方向载荷分布不均匀，故引进载荷分布系数加以修正，如图 7-40 所示。 
可采取一些措施减小这一影响，如提高制造安装精度，提高支承刚度，尽量避免悬臂布置，

把齿轮制作成如图 7-39 所示的鼓形齿。 

        
图 7-37  动载荷系数                  图 7-38  齿轮不对称布置          图 7-39  鼓形齿 
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图 7-40  齿向载荷分布系数 

1—齿轮在两个轴承中间对称布置；2—齿轮在两个轴承中间非对称布置，轴的刚度较大； 
3—齿轮在两个轴承中间非对称布置，轴的刚度较小；4—齿轮悬臂布置 

4．齿间载荷分布系数 Kα  

用齿间载荷分布系数 Kα 考虑同时有多对齿啮合时各对轮齿间载荷分布不均匀的影响。齿

轮传动的重合度一般大于 1，在部分时间（或全部时间）内是多个齿同时承载，总接触线长度

是各承载齿的接触线长度之和。在理想状态下，各承载齿均匀承载，但是由于制造误差和轮齿

受力变形，使得总载荷在各齿间不均匀分布，受力较大的齿所受力大于平均受力。为了考虑这

种由于总载荷在各齿间不均匀分布造成的个别齿受力增大对齿轮强度的影响，引入齿间载荷分

布系数加以修正。   
一般不需要精确计算的 Kα 的值可从表 7-13 中选取。 

表 7-13  齿间载荷分布系数 

A t /K F b  ≥100 N/mm <100 N/mm 

精度等级（Ⅱ组） 5 6 7 8 5～9 

HK α  
硬齿面直齿轮 

FK α  
1.0 1.1 1.2 ≥1.2 

HK α  
硬齿面斜齿轮 

FK α  
1.0 1.1 1.2 1.4 ≥1.4 

HK α  
非硬齿面直齿轮 

FK α  
1.0 1.1 ≥1.2 

HK α  
非硬齿面斜齿轮 

FK α  
1.0 1.1 1.2 ≥1.4 

注：1． HK α 为接触疲劳强度系数， FK α 为弯曲疲劳强度系数；2．对修形的 6 级或高精度硬齿面齿轮，取 HK α = FK α =1；3．硬

齿面、软齿面组成的齿轮副，齿间载荷分布系数取平均值；4．如果大小齿轮精度不同，则按精度低的取。 

7.10.3  直齿圆柱齿轮传动的接触疲劳强度计算 

齿面接触疲劳强度计算是针对齿面点蚀失效进行的。齿面点蚀失效是因为齿面接触应力超

过了材料的接触疲劳极限而引起的。要保证齿面接触疲劳强度，则   

H H[ ]σ σ≤  
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齿轮啮合可看做分别以接触点的曲率半径 1ρ 、 2ρ 为半径的两个圆柱体的接触，法向力为

nF ，其最大接触应力可由赫兹应力公式计算，可得 Hσ 的计算公式为 

n
H E

1 2

1 1FZ
L

σ
ρ ρ

⎛ ⎞
= ±⎜ ⎟

⎝ ⎠
 (7-29) 

式中， nF 为法向力， n t / cosF F α= ；L 为实际接触线长度； EZ 为材料的弹性系数，其值可查

表 7-14；“+”用于外啮合，“−”用于内啮合。 

                              表 7-14  弹性系数 ZE                     单位： 2N / mm  

大齿轮材料 
小齿轮材料 

钢 铸钢 球墨铸铁 灰铸铁 锡青铜 铸锡青铜 尼龙 

钢 189.8 188.9 181.4 162.0 159.8 155.0 56.4 

铸钢  188.0  161.4    

球墨铸铁    156.6    

灰铸铁    143.7    

由7.8.1节可知，两个齿轮啮合时，疲劳点蚀

一般出现在节线附近，因此一般以节点处的接触

应力来计算齿面的接触疲劳强度。 
图7-41所示的是一对标准直齿轮，接触点为

点 P，根据渐开线的特性可得出齿廓在点 P 处的

曲率半径为 

1
1 1 sin

2
dN Pρ α= =  

2
2 2 sin

2
dN Pρ α= =  

式中， 1d 、 2d 分别为两个齿轮分度圆的直径，单

位为 mm；α 为分度圆上的压力角，α = 20°；u

为齿数比， 2 2

1 1

z du
z d

= = ，则 

2 1 2 1

1 2 1 2 1 2 1

1 1 2( ) 2 1
sin sin

d d u
d d d u

ρ ρ
ρ ρ ρ ρ α α

± ± ±
± = = = ⋅

⋅
 

t
H E

1

t
E

1

2 ( 1)
cos sin

( 1) 2
sin cos

F uZ
L d u

F uZ
L d u

σ
α α

α α

⋅ ±
=

⋅ ⋅

±
=

⋅ ⋅ ⋅

 

令 H
2 4

sin cos sin 2
Z

α α α
= = ， HZ 称为节点

区域系数。对于标准直齿轮，α = 20°， HZ = 2.5。 
实际啮合时，并不总是单齿对啮合，所以实际接触线长度为 

 
图 7-41  齿轮接触强度计算简图 
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2/L b Zε=  

式中，b 为齿宽，单位为 mm； Zε为重合度系数，可用
4

3
Z εα
ε

−
= 计算，其中 εα是端面重合

度。对于标准齿轮，可用近似计算，即 

εα =
1 2

1 11.88 3.2
z z

⎡ ⎤⎛ ⎞
− ±⎢ ⎥⎜ ⎟

⎝ ⎠⎣ ⎦
cosβ （直齿圆柱齿轮 β = 0°） (7-30) 

因此，接触疲劳强度的校核公式（引入载荷系数 K）为 

                        t
H E H H

1

1 [ ]KF uZ Z Z
bd u

σ σε
±

= ⋅ ⋅ ⋅ ≤  (7-31) 

以转矩 1T 表示载荷， t 1 12 /F T d= ，则根据强度条件可得齿面的接触疲劳强度的校核公式为 

    1
H E H H2

1

2 1 [ ]KT uZ Z Z
ubd

σ σε
±

= ⋅ ⋅ ⋅ ≤  (7-32) 

为了便于计算，引入齿宽系数 d
1

b
d

φ = 并代入式(7-32)中，得到齿面的接触疲劳强度的设计

公式为 

1d ≥

3 2
E H1

d H

2 ( 1)
[ ]

Z Z ZKT u
uφ σ

ε⎛ ⎞±
×⎜ ⎟
⎝ ⎠

 (7-33) 

式中， [ ]Hσ 为许用接触应力，单位为 MPa。 

应用式(7-33)时应注意以下几点。 
（1）两个齿轮齿面的接触应力 H1σ = H2σ 。   
（2）两个齿轮的许用接触应力 [ ]H 1σ 与 [ ]H 2σ 一般是不同的，进行强度计算时应选用较小值。 

（3）齿轮的齿面接触疲劳强度与齿轮的直径或中心距的大小有关，而与模数的大小无关。

当一对齿轮的材料、齿宽系数、齿数比一定时，由齿面接触强度所决定的承载能力仅与齿轮的

直径或中心距的大小有关。 
（4）在设计齿轮之初，由于无法确定圆周速度，所以动载荷系数 VK 无法确定，此时可用

载荷系数试选值 tK =1.2～1.6 来代替 K ，用式(7-33)得出试算值 1td ，然后计算v 并查取计算 K ，

若 K 与 tK 相差不大，可用原数值；若相差较大，可用下式修正 1d ，即 
3

1min 1t t/d d K K=  (7-34) 

7.10.4  直齿圆柱齿轮传动的齿根弯曲疲劳强度计算 

为了防止轮齿根部的疲劳折断，在进行齿轮设汁时要计算齿根弯曲疲劳强度。轮齿的疲劳

折断主要和齿根弯曲应力的大小有关。要求齿根危险截面的弯曲应力与许用应力的关系为 

b b[ ]σ σ≤  

为了简化计算，假定全部载荷由一对齿承受，且载荷作用于齿顶时齿根部分产生的弯曲应 
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力最大。计算时，可以将轮齿看做宽度为 b 的悬臂梁。危险截面用 30°切线法来确定，即作与

轮齿对称中心线成 30°角并与齿根过渡曲线相切的两条直线，连

接两个切点的截面即为齿根的危险截面，如图 7-42 所示。 
沿啮合线作用在齿顶的正压力 nF 可分解为互相垂直的两个

分力 n FcosF α 和 n FsinF α ，前者对齿根产生弯曲应力，后者产生

压缩应力。由于压缩应力远小于弯曲应力，对抗弯强度计算影

响较小，故可忽略不计。 
齿根危险截面的弯曲应力为 

b
M
W

σ =  

式中，M 为齿根的最大弯矩，单位为 N · mm，其计算公式为 

t
n F b F bcos cos

cos
FM F h hα α
α

= ⋅ ⋅ = ⋅ ⋅  

W 为危险截面的弯曲截面系数，单位为 3mm ，其计算公式为 
2
b

6
b sW ⋅

=  

其中，b 为齿宽，单位为 mm。将上面两式代入 b
M
W

σ = 中，可得 

n F b t b F
b 2

2 b
b

cos 6 cos
1 cos
6

F h F hM
W b sb s

α ασ
α

⋅ ⋅ ⋅
= = = ⋅

⋅⋅
 

将分子、分母同除以 2m 得 

t b F t
b F2

b

6( / ) cos
( / ) cos

F h m F Y
b m b ms m

ασ
α

⋅
= ⋅ = ⋅

⋅ ⋅⋅
 

式中， b F
F 2

b

6( / ) cos
( / ) cos

h mY
s m

α
α

⋅
=

⋅
称为齿形系数，它是考虑齿形对齿根弯曲应力影响的系数。 FY 只与

齿形有关，而与模数无关，是一个无因次的系数。齿形系数取决于齿数与变位系数，对于标准

齿轮则仅取决于齿数。标准外齿轮的齿形系数 FY 值可查表 7-15。 FY 与齿数 z 成反比。 

表 7-15  标准外齿轮的齿形系数 YF及应力修正系数 YS 

z(zv) 12 14 16 17 18 19 20 21 22 23 24 25 26 

FY  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 

SY  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 

FY  2.57 2.55 2.53 2.52 2.45 2.40 2.35 2.32 2.28 2.24 2.22 2.20 2.18 

SY  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 

引入应力修正系数 SY ，反映的是齿根圆角处的应力集中及齿根危险截面上压应力等对强度

的影响，其值可查表 7-15。 
引入重合度系数Yε，可把全部载荷由齿顶转换到单对齿啮合区外界点。 

 

图 7-42  轮齿弯曲及危险截面 
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0.750.25Y
εε
α

= + （εα 可按式(7-30)计算） 

计入载荷系数 K，即可得出轮齿齿根弯曲疲劳强度的校核公式为 

 1 1
b F S F S2

1 1

2 2KT KTY Y Y Y Y Y
b m d bm z

σ ε ε= ⋅ ⋅ ⋅ = ⋅ ⋅ ⋅
⋅ ⋅

≤ [ ]bσ  (7-35) 

式中， 1T 为主动轮的转矩，单位为 N · mm；b 为轮齿的接触宽度，单位为 mm；m 为模数； 1z 为

主动轮齿数； [ ]bσ 为轮齿的许用弯曲应力，单位为 MPa。  

引入齿宽系数 d
b
d

φ = ，并将其代入式(7-35)，可得出齿根弯曲疲劳强度的设计公式为 

3
F S1

2
bd 1

2
[ ]

Y Y YKTm
z σφ

ε⋅≥  (7-36) 

应用式(7-35)、(7-36)时应注意以下几点： 
（1）通常两个相啮合齿轮的齿数是不相同的，故齿形系数 FY 和应力修正系数 SY 都不相等，

所以 b1 b2σ σ≠ 。 
（2）由于材料、热处理方法的不同，两个齿轮的许用接触应力 [ ]b1σ 与 [ ]b2σ 一般是不同的。 

（3）在设计计算时，应将两个齿轮的
[ ]
F S

b

Y Y
σ
⋅

值进行比较，取其中较大者代入式(7-35)中计

算；在齿根弯曲疲劳强度校核时，应满足 b1 b1[ ]σ σ≤ ， b2 b2[ ]σ σ≤ 。 
（4）由式(7-36)所得的模数应按表 7-3 圆整成标准值。动力齿轮的模数 m ≥1.5～2 mm，若

m <1.5，则磨齿较难。 
（5）在设计齿轮之初，由于无法确定圆周速度，所以动载荷系数 VK 无法确定，此时可用

载荷系数试选值 tK =1.2～1.6 代替 K ，用式(7-36)得出试算值 ntm ，然后计算v 并查取计算 K ，

若 K 与 tK 相差不大，可用原数值；若相差较大，用下式修正 nm ，即 
3

n min nt t/m m K K=  (7-37) 

7.10.5  直齿圆柱齿轮传动的设计计算实例 

1．参数选择 

重要的参数对齿轮结构和工作特性有影响，需要根据功能在合理的范围内选择。 
1）压力角 
国家标准规定，对一般用途的齿轮标准压力角为 20°。若增大压力角，则齿面曲率半径和

齿厚会增大，提高了齿轮接触疲劳强度、弯曲疲劳强度，但减小压力角对提高齿轮承受动载荷

的能力和降低噪声有利。 
2）小轮齿数 
对于标准齿轮，为保证不发生根切，一般小齿轮齿数 z > minz 。齿数多，则重合度大，传动

平稳，且能改善传动质量，减小磨损。若分度圆直径不变，可通过增加齿数使模数减小，从而

减小切齿的加工量。但模数减小会导致轮齿的齿厚变薄，降低弯曲强度。具体设计时，在保证

弯曲强度的前提下，应取较多的齿数为宜。 
闭式软齿面齿轮一般以点蚀为主要失效形式，决定其承载能力的主要参数是节圆直径。为

了减小冲击，提高传动平稳性，小齿轮数可取多些，一般取 z1 = 20～40。 
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开式（半开式）硬齿面齿轮，通常以磨损为主要失效形式，由于决定其承载能力的主要参数是

模数（齿厚），为提高齿根弯曲疲劳强度，同时不增大体积，一般选择较少的小轮齿数，z1=17～20。 
对于周期性变化的载荷，为避免最大载荷总是作用在某一对或某几对轮齿上而使磨损过于

集中， 1z 、 2z 应互为质数。这样，实际传动比可能与要求的传动比有出入，但工程中允许传动

比误差在±5％内。 
3）齿宽系数 
轮齿越宽，齿轮的承载能力越高。但若结构的刚性不够，安装不准确，齿宽过大则易发生

载荷集中现象，使轮齿折断。所以，齿宽系数应合理选用，荐用值见表 7-16。 

表 7-16  齿宽系数 dφ  

齿面硬度 
齿轮相对轴承的位置 

软齿面（≤350HBS） 硬齿面（>350HBS） 

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 0.4～0.4 0.2～0.25 

考虑到大小齿轮可能会因装配误差而产生轴向偏移，所以为了保证实际啮合齿宽，可取大

小齿轮宽度 1 2b b= +5(5～10)mm，如图 7-43 所示。 
4）齿数比 μ 与传动比 i   

齿数比 2 1

1 2

z n
z n

μ = = ，传动比 i 1

2

n
n

= 。对于减速传动， iμ = ；

对于增速传动，
1
i

μ = 。 

传动比是表示齿轮传动的运动特性的参数之一。一般而言，取每对直齿圆柱齿轮的传动比

i <5。如果传动比过大，将导致结构庞大，重量增加，制造成本加大，所以在这种情况下要采

用多级传动。  

2．齿轮传动精度 
齿轮的精度包括：① 传动运动的准确性；② 传动的平稳性；③ 载荷分布的均匀性；④ 传动

的侧隙。这些对齿轮的工作性能、工作噪声，都有很大的影响。提高精度将使齿轮传动更平稳，承

载能力更大，传动噪声减小，特别是对高速传动，加速传动是非常重要的。缺点是齿轮成本提高。 
渐开线圆柱齿轮精度等级的国标 GB/T 10095.1—2001 规定，渐开线圆柱齿轮有 13 个精度

等级，其中 0～2 级为将来发展级，3～5 级为高精度，6～8 级为中等精度，9～12 级的精度最

低。常用的精度等级为 6～9 级。齿轮副中的一对齿轮的精度可以相同，也可以不同。在设计齿

轮传动时，应根据齿轮的用途、使用条件、传递的圆周速度和功率大小等，选择齿轮精度等级。

表 7-17 中列出了常见机械中齿轮的精度等级。 

表 7-17  常见机械中齿轮的精度等级 

机械名称 精度等级 机械名称 精度等级 

测量齿轮 2～5 拖拉机 6～9 

金属切削机床 3～8 通用减速器 6～9 

轻型汽车 5～8 起重机械 7～10 

载重汽车 6～9 矿用绞车 6～10 

航空发动机 4～8 农业机械 8～11 

 
图 7-43  大小齿轮宽度对比 
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3．直齿圆柱齿轮传动的设计计算实例 

【例 7-1】  设计一对单级直齿圆柱齿轮减速器中的齿轮。电动机驱动，转向不变。已知传

动功率 P = 10 kW，小齿轮的转速 1n = 960 r/min。传动比 i = 3.7，齿轮为对称布置，载荷平稳，

设双班制工作，每班 8 小时，使用寿命 10 年，每年 250 工作日。 

设计与说明 主要结果 

1）选择齿轮材料、热处理方式、精度等级 
因为是普通减速器，速度不高，由表 7-17 选 8 级精度。 
由于该齿轮传动无特殊要求，为了制造方便，所以选软齿面齿轮。 
查表 7-9，选择小齿轮硬度范围为 240～270HB，大齿轮硬度范围为 180～210HB。 
查表 7-10，大小齿轮均用 45 号钢：小齿轮选用 45 号钢调质，硬度为 229～286HB；大齿轮

选用 45 号钢正火，硬度为 162～217HB。 
取小齿轮的齿数 1z 为 27，则大齿轮齿数 2 1z z i= = 27×3.7 = 99.9，圆整，取 2z =100。 

验算实际传动比 2

1

100 3.703
27

zi
z

′ = = = 。 

实际传动比与设计要求相差无几，无须验算；否则，应按下式演算，例如：传动比的误差

为
3.7 3.703

100% 100% 0.3%
3.7

i i
i
′− −
× = × = <±5％，在误差允许范围内，合适。 

因为是闭式软齿面，主要失效形式为疲劳点蚀，故按齿面接触疲劳强度设计，再按齿根弯

曲疲劳强度校核。 
2）用齿面接触疲劳强度初步设计 
确定如下有关参数与系数。 

（1）计算小齿轮转矩 1T ，即 

6 6
1

1

109.55 10 9.55 10 99 479
960

PT
n

= × = × =  N · mm 

（2）试选载荷系数 tK =1.5。 
（3）查表 7-16，选取齿宽系数 dφ =1。 
（4）查表 7-14，查得材料的弹性影响系数 Ez =189.8 MPa。 

（5）计算重合度 αε =
1 2

1 11.88 3.2
z z

⎡ ⎤⎛ ⎞
− +⎢ ⎥⎜ ⎟

⎢ ⎥⎝ ⎠⎣ ⎦
=1.73，得重合度系数

4
3

Z α
ε

ε−
= = 0.87。 

（6）因为是标准齿轮，节点区域系数 HZ = 2.5。 
（7）由图 7-33 查得疲劳极限 H lim1σ = 600 MPa， H lim1σ = 400 MPa。 
（8）查表 7-11，查得安全系数 H 1S = 。 
（9）由式(7-25)计算应力循环系数为 

9
1 h60 60 960 1 (10 250 16) 2.3 10N njL= = × × × × × = × ， 9 8

2 1 / 2.3 10 / 3.68 6.26 10N N i= = × = ×  
（10）由图 7-32 查得寿命系数 N1 0.91Z = , N2 0.94Z = 。 
（11）由式 7-23 计算许用应力为 

[ ] N1 H lim1
H 1

H

0.91 600
1

Z
S
σ

σ
⋅ ×

= = = 546 MPa 

[ ] N2 H lim 2
H 2

H

0.94 400
1

Z
S
σ

σ
⋅ ×

= = = 376 MPa 

（12）由式(7-33)试算分度圆直径， H[ ]σ 代入较小值，则 

1td ≥

3 2
E H1

d H

2 ( 1)
[ ]

Z Z ZKT u
u

ε

φ σ
⎛ ⎞±

×⎜ ⎟
⎝ ⎠

 

=
3 22 1.5 99 479 (3.7 1) 189.8 0.87 2.5

1 3.7 376
× × × + × ×⎛ ⎞×⎜ ⎟× ⎝ ⎠

= 77 mm 

取 1td = 77 mm。 
3）确定主要参数 

（1）计算圆周速度，即 

1 77 960 3.87 m/s
60 1000 60 1000

d nπ π× ×
= = =

× ×
v  

（2）计算齿宽，即 
 

8 级精度 
小齿轮：45 号钢调质 
大齿轮：45 号钢正火 
HB1 = 250  
HB2 = 210 
硬度差为 40 
z1 = 27 
z2 = 100 
 
 
 
 
i = 3.7 
 
 
 
 
 
 
 
 
T1 = 99 479 N · mm 

tK = 1.5 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 

[ ]Hσ = 376 MPa 
 
 
 
 
 
 

1td = 77 mm 
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（续表） 

设计与说明 主要结果 

d 1t 1 77 77 mmb dφ= × = × =  

（3）计算载荷系数。查表 7-12，得 AK =1；查图 7-37，得 VK =1.19，则 

A t /K F b = A 1 1t2 /K T bd = 2 1 99 479 / 77 77 33.56× × × =  
查表 7-13，得 Kα =1.2；查图 7-40，得 Kβ =1.05，则 

K = A VK K K Kβ α =1×1.19×1.2×1.05 = 1.49 

因为载荷系数 K 与 tK 值几乎相等，故无须修正。 

1t

1

77 2.85 mm
27

dm
z

= = =  

由表 7-3 取标准模数 3m = 。 
4）计算主要尺寸 

1 1 3 27 81 mmd mz= = × =  

2 2 3 100 300 mmd mz= = × =  

1 2
1 1( ) 3(27 100) 190.5 mm
2 2

a m z z= + = × + =  

d 1t 1 77 77 mmb dφ= = × =  
取                         1 2 5 77 5 82 mmb b= + = + =  

2 77b b= =  
5）按齿根弯曲疲劳强度校核 

（1）确定齿形系数 FY 与应力修正系数 SY 。 
查表 7-15，得 F1 2.56Y = ， F2 2.18Y =  ； S1 1.60Y = ， S2 1.79Y = 。 

（2）确定重合度系数 Yε 。因为 1.73αε = ，所以 

0.75 0.750.25 0.25 0.68
1.73

Yε
αε

= + = + =  

（3）确定许用弯曲应力 [ ]bσ 。由图 7.35 查得 Flim1 420σ = MPa, Flim 2 160σ = MPa；由表 7-11

查得 F 1.3S = ；由图 7-34 查得 N1 0.86Y = ， N2 0.85Y = 。 
由式(7-24)可得 

[ ] N1 Flim1
b 1

F

0.86 420
1.3

Y
S
σ

σ ×
= = = 277.8 MPa 

[ ] N2 Flim 2
b 2

F

0.85 160
1.3

Y
S
σ

σ ×
= = 104.6 MPa 

（4）由式(7-35)计算弯曲应力，即 

1
b1 F S2 2

1

2 2 1.49 99 479 2.56 1.60 0.68
77 3 25

KT Y Y Y
bm z εσ × ×

= = × × ×
× ×

 

= 47.66 MPa 
b2 S21

b2 b1 S2 b12
b1 S11

2 2.18 1.7947.66
2.56 1.60

Y YK T Y Y Y
Y Ybm z φσ σ× × ×

= = = ×
×

 

= 45.4 MPa 

（5）强度校核，即 

b1σ < [ ]b 1σ , b2σ < [ ]b 2σ  

齿根弯曲强度合格。 
6）绘制齿轮零件工作图（略） 

 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 

3m =  

1 81 mmd =  

2 300 mmd =  

190.5 mma =  
 
 

1 82b =  

2 77b =  
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 

 
[ ]b 1 277.8 MPaσ =  

[ ]b 2 104.6 MPaσ =  

 
 
 
 

b1 47.66 MPaσ =  
 
 

b2 45.4 MPaσ =  
 
 
 
齿根弯曲强度合格 

7.11  平行轴斜齿圆柱齿轮传动 

在同等条件下，斜齿圆柱齿轮比直齿圆柱齿轮传动工作更平稳，承载能力更强，结构更紧

凑，适用于高速、大功率传动。 
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7.11.1  斜齿轮齿廓的形成 

从空间结构看，圆柱齿轮齿廓渐开线曲面的形成如图7-44所示。当平面 S 沿基圆柱做纯滚

动时，S 平面上的直线 KK 在空间所走过的轨迹即为渐开线曲面。平面称为发生面，形成的曲

面即为齿轮的齿廓曲面。 

 
图 7-44  齿廓的形成 

当发生面沿基圆柱做纯滚动时，它上面的一条与基圆轴线平行的直线 KK 所展成的渐开线

曲面，就是直齿圆柱齿轮的齿廓曲面，简称渐开面，如图 7-44(a)所示。 
斜齿圆柱齿轮齿面的形成原理与直齿圆柱齿轮相似，所不同的是，发生面上展成渐开面的

直线 KK 不再平行，而是偏斜一个角度，如图 7-44(b)所示。当发生面 S 绕基圆柱做纯滚动时，

斜直线 KK 上的轨迹是一个渐开线螺旋面，该螺旋面即为斜齿圆柱齿轮的齿廓曲面， bβ 称为基

圆柱上的螺旋角。若 bβ 越大，则轮齿越偏斜，当 bβ = 0 时，即为直齿圆柱齿轮，因此可以认为

直齿轮是斜齿轮的一个特例。 

7.11.2  斜齿圆柱基本参数及几何尺寸计算 

斜齿轮的轮齿为螺旋面，在垂直于齿轮轴线的端面上和垂直于齿廓螺旋面的法面上齿形不

同，所以参数也不同。法面上的参数用下标 n 表示，如 nm 、 nα ；端面上的参数用下标 t 表示，

如 tm 、 tα 。在计算斜齿轮的几何尺寸时，要按端面的参数进行计算。由于斜齿轮的加工刀具

从法面进行，因此法面参数为标准值。应当注意斜齿轮端面与法向平面参数的转换关系。 

1．螺旋角 

斜齿轮分度圆柱面与轮齿齿面相贯可得到螺旋线。把分度圆柱展开，该螺旋线在平面内为

一条直线，它与轴线的夹角称为分度圆螺旋角，用 β 表示，如图 7-45 所示。螺旋角是反映斜齿

轮特征的一个重要参数。 
斜齿轮按其齿廓渐开螺旋面的旋向，可分为右旋和左旋两种，如图 7-46 所示。当斜齿轮的

轴线垂直放置时，斜齿轮可见部分的螺旋线右高左低即为右旋，反之为左旋。 

                   
图 7-45  斜齿轮的展开                           图 7-46  斜齿轮轮齿的旋向 
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2．法面模数与端面模数   

由图 7-45 可知 

n t cosp p β= ⋅  

式中， tp 为端面齿距； np 为法面齿距； β 为螺旋角。 
由于 p m= π ，所以 n t cosm m βπ = π ⋅ ，故斜齿轮法面模数与端面模数的关系为 

n t cosm m β= ⋅  (7-38) 

3．压力角 

在图7-47所示的斜齿条中，△ abc 在端面上，△ a b c′ ′
在法面上， aa c′∠ = 90°，在直角三角形△abc 中可得 

ttan ac
ab

α = ， ntan a c
a b

α
′

=
′ ′

 

而 cosa c ac β′ = ⋅ ，又因 ab a b′ ′= ，故 

n
costan a c ac

a b ab
βα

′ ⋅
= =

′ ′
 

所以        n ttan tan cosα α β= ⋅           (7-39) 

4．齿顶高系数及顶隙系数 

对于斜齿轮的齿顶高和齿根高，无论从端面上看还是从法面上看，都是相等的，即 
* *
an n at th m h m⋅ = ⋅  

及                                 * *
n n t tc m c m⋅ = ⋅  

将式(7-39)代入以上两式，即得 
* *
at an
* *
at an

cos

cos

h h

c c

β

β

⎧ = ⋅⎪
⎨

= ⋅⎪⎩
 (7-40) 

5．斜齿轮的几何尺寸计算 

斜齿轮的啮合在端面上相当于一对直齿轮的啮合，因此将斜齿轮的端面参数代入直齿轮的

计算公式，就可得到斜齿轮的相应尺寸，具体可查表 7-18。 

表 7-18  外啮合标准斜齿圆柱的几何尺寸计算 

名称 符号 计算公式 

螺旋角 β  一般 8～20° 

基圆柱螺旋角 bβ  b ttan tan cosβ β α=  

法面模数 nm  按表取标准值 

端面模数 tm  n t cosm m β=  

法面压力角 nα  按表取标准值 

端面压力角 tα  t ntan tan / cosα α β=  

分度圆直径 d  n
t cos

md m z z
β

= =  

 
图 7-47  斜齿条的压力角 
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（续表） 
名称 符号 计算公式 

基圆直径 bd  b cosd d α=  

法面齿顶高系数 *
anh  *

an 1h =  

法面顶隙系数  *
nc  *

n 0.25c =  

齿顶高 ah  a nh m=  

齿根高 fh  f n1.25h m=  

齿全高 h  a fh h h= +  

齿顶圆直径 ad  a a2d d h= +  

齿根圆直径 fd  f f2d d h= −  

标准中心距 a  n
1 2 t 1 2 1 2

1 1( ) ( ) ( )
2 2 2cos

ma d d m z z z z
β

= + = + = +  

当量齿轮 vz  v 3cos
zz
β

=  

最少齿数 minz  3
min v min cosz z β=  

由表 7-18 可知，斜齿轮传动的中心距与螺旋角 β 有关。当一对斜齿轮的模数、齿数一定时，

可以通过改变其螺旋角 β 的大小来圆整中心距。 

7.11.3  斜齿轮正确啮合条件 

一对外啮合斜齿轮传动的正确啮合条件为：   
（1）两个斜齿轮的法面模数相等，法面压力角相等，即 

n1 n2 nm m m= =  

n1 n2 nα α α= =  
（2）两个斜齿轮的螺旋角大小相等，方向相反，即  

1 2β β= −  

7.11.4  斜齿轮传动的重合度 

斜齿轮传动的重合度要比直齿轮大。图7-48所示的是斜

齿轮与斜齿条在前端面的啮合情况，齿廓在点 A 进入啮合，

在点 E 终止啮合。但是从俯视图上分析，当前端面开始脱离

啮合时，后端面仍处在啮合区内，只有当后端面脱离啮合时，

这对齿才终止啮合。当后端面脱离啮合时，前端面已到达点 H，

所以，从前端面进入啮合到后端面脱离啮合，前端面走过

FH 段，故斜齿轮传动的重合度 γε 为 

t t t

tanFH FG GH b
p p pγ α

βε ε+
= = = +  

      γ α βε ε ε= +             (7-41) 

式中， αε 为端面重合度， 1 t1 t 2
1 [ (tan tan )

2
z zαε α α′= − +

π
 

at2 t(tan tan )]α α′− βε 为轴面重合度， βε = ttan /b pβ ；β 为螺

旋角。 
随着齿宽b 和螺旋角 β 的增大，重合度也会增大，所以斜齿轮传动比较平稳。 

 
图 7-48  斜齿轮传动的重合度 
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7.11.5  当量齿数 

1．当量齿数 

斜齿轮的法面齿形与选择加工斜齿轮的刀具有关，其主要参数是标准值。在进行强度计算时

也用法面齿形，但是精确地求出法面齿形是比较困难的，通常采用

一个近似的方法，即借助于当量齿轮来分析斜齿轮的法面齿形。 
过斜齿轮分度圆柱上齿廓的任意一点 C 作轮齿的法面，并剖

开该法面分度圆柱，如图7-49所示，断面为一个椭圆。椭圆的长

半轴为
2cos

da
β

= ，短半轴为
2
db = ，在点 C 的曲率半径为 

2

22cos
a d
b

ρ
β

= =  

以 ρ 为分度圆半径，以斜齿轮法面模数 nm 为模数，取压力角

nα 为标准压力角作一个虚拟直齿圆柱齿轮，其齿形近似于斜齿轮

的法面齿形。该虚拟直齿轮称为斜齿圆柱齿轮的当量齿轮，其齿

数称为斜齿圆柱齿轮的当量齿数，用 vz 表示，计算公式为 

n
v 2 3 3

n n n

2
cos cos cos
d m z zz

m m m
ρ

β β β
= = = =       (7-42) 

当量齿数是假想的直齿轮，计算出来的齿数一般不是整数，

不必进行圆整。 

2．最少齿数 

标准斜齿轮不发生根切的最少齿数可由其当量直齿轮的最少齿数 minz 计算出来。斜齿轮最

少齿数 minz 为 

   3 3
min v min cos 17 cosz z β β= = ⋅  (7-43) 

由式 7-43 可看出，斜齿圆柱齿轮的最少齿数比直圆柱齿齿轮的要少，因而斜齿轮机构更加

紧凑。 

7.11.6  斜齿轮传动的特点 

斜齿圆柱齿轮传动啮合性好，重合度大，工作更平稳，承载能力更强，结构更紧凑。 
直齿轮齿是沿整个齿宽同时进入啮合、同时脱离啮合的，如图 7-50(a)所示。直齿接触线是

平行于齿轮轴的直线，如图 7-50(b)所示。轮齿沿齿宽所承受的载荷突然加上、突然卸下，所以

直齿圆柱齿轮传动的平稳性较差，容易产生冲击和噪声，不适用于高速和重载。  

斜齿轮齿是沿整个齿宽逐渐进入和脱离啮合的，如图 7-51(a)所示。沿齿宽方向的啮合接触线

的长度由零逐渐增加，又缩短为零，如图 7-51(b)所示，因此比同等条件的直齿轮有更多的优势。  
（1）啮合性能好。斜齿圆柱齿轮的轮齿之间是一种逐渐啮合过程，轮齿上的受力也是逐渐

由小到大，再由大到小，因此斜齿轮啮合较为平稳，冲击和噪声小，适用于高速、大功率传动。 
（2）重合度大。在同等条件下，斜齿轮的啮合过程比直齿轮长，即重合度较大，这就降低

了每对齿轮的载荷，从而提高了齿轮的承载能力，延长了齿轮的使用寿命，并使传动平稳。 

 
图 7-49  斜齿轮的当量齿轮 
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图 7-50  直齿面的形成与齿廓啮合接触线             图 7-51  斜齿面的形成与齿廓啮合接触线 

（3）结构紧凑。用齿条形刀具切制斜齿圆柱齿轮时，其无根切标准齿轮的最小齿数比直齿

圆柱齿轮的少，因而可以得到更加紧凑的结构。 

7.11.7  斜齿轮传动的受力分析 

如图 7-52 所示，当斜齿轮啮合时，齿面接触线倾斜。在图 7-53 中，主动轮上的受力 n1F 就

在法面内指向接触点 C 的方向。忽略摩擦力的影响， n1F 可分解成三个互相垂直的分力，即圆

周力 t1F 、径向力 r1F 和轴向力 a1F ，其值分别为 

1
t1 t2

1

n
r1 t1 r2

a1 t1 a2

t1 t1
n1 n2

n t b

2

tan
cos
tan

cos cos cos cos

TF F
d

F F F

F F F
F FF F

α
β
β

α β α β

⎧ = = −⎪
⎪
⎪

= ⋅ = −⎪
⎨
⎪ = ⋅ = −
⎪
⎪ = = = −⎪
⎩

 (7-44) 

式中， 1T 为主动轮传递的转矩，单位为 N · mm； 1d 为主动轮分度圆直径，单位为 mm；β 为分

度圆上的螺旋角，一般取 8°～20°； nα 为法面压力角，即标准压力角， nα = 20°，其余与直齿

相同。 

          
图 7-52  传动简图                            图 7-53  斜齿圆柱齿轮的受力分析 

主动轮上作用的圆周力和径向力方向的判定方法与直齿圆柱齿轮相同。轴向力的方向可根据

左右手法则来判定，即右旋斜齿轮用右手、左旋斜齿轮用左手来判定，四指弯曲的方向表示齿轮

的转向，拇指的指向即为轴向力的方向。作用于从动轮上的力可根据作用与反作用力来判定。 
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由式(7-44)可以看出，螺旋角越大，斜齿轮的轴向力就越大。因此，为了减小轴向力，螺旋

角不宜过大。但是，如果螺旋角太小，就不能充分显示斜齿轮传动的优点，通常取 β = 8°～20°。 

7.11.8  斜齿轮传动的强度计算 

斜齿圆柱齿轮传动的强度计算借助于当量齿轮，原理与直齿圆柱齿轮相似。由于斜齿轮啮

合时齿面接触线的倾斜，轮齿往往是局部折断，故计算以法向参数为依据。另外，斜齿圆柱齿

轮接触线较长，重合度增大，使斜齿轮的接触应力和弯曲应力降低。引入重合度系数。 

1．齿面接触疲劳强度计算 

斜齿圆柱齿轮的齿面接触疲劳强度计算是以轮齿法面的当量直齿圆柱齿轮为计算基础的，

其模数为法面模数 mn，其齿数为当量齿数 zV。校核公式为 

1
H E H 2

1

2 ( 1)KT uZ Z Z Z
bd uε βσ ±

= ≤ [ ]Hσ  (7-45) 

式中，ZH为节点区域系数，ZH
b

t t

2cos
sin cos

β
α α

= ，可查图 7-54；

Zε 为重合度系数，
4 (1 )

3
Z βα
ε β

α

εε ε
ε

−
= − + ；Zβ 为螺旋角系数， 

        cosZβ β=                 (7-46) 

αε 为端面重合度，由式(7-13)计算。 βε 为轴面重合度， βε =  

n d 1sin / ( ) 0.318 tanb m zβ φ βπ = ，如 βε ≥ 1，取 βε =1。 

设计公式为 

  1d ≥
[ ]

3 2
E H1

d H

2 ( 1) Z Z Z ZKT u
u

ε β

φ σ
⎛ ⎞±
⎜ ⎟⎜ ⎟
⎝ ⎠

 (7-47) 

2．齿根弯曲疲劳强度计算 

校核公式为 

  1
b F S b

1 n

2 [ ]KT Y Y Y Y
bd m ε βσ σ= ≤  (7-48) 

设计公式为 
3 2

1 F S
n b2

Fd 1

2 cos
[ ]

[ ]
KTY Y Y Ym

z
ε β β

σ
σφ

⋅
⋅

≥ ≤   (7-49) 

式中，Yε 为重合度系数， 0.25 0.75 /Yε αε= + ， αε 为端面重合度，由式(7-13)计算； FY 为斜齿轮

齿形系数，按当量齿数 Vz 查表 7-15； SY 为斜齿轮应力修正系数，按当量齿数 Vz 查表 7-15，其

余参照直齿圆柱齿轮；Yβ 为螺旋角系数，Yβ = 0.85～0.92， β 角大时取小值，反之取大值。 

7.11.9  斜齿圆柱齿轮传动的设计计算实例 

【例 7-2】  设计一对单级斜齿圆柱齿轮减速器中的齿轮，其余与【例 7-1】相同。 

 
图 7-54  法向压力角 nα =20°时的 HZ  
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设计与说明 主要结果 
1）选择齿轮材料、热处理方式、精度等级 
与【例 7-1】相同。 
2）试用齿面接触疲劳强度设计 
确定有关参数与系数： 

（1）计算小齿轮转矩 1T ，即 

6 6
1

1

109.55 10 9.55 10 99 479 N mm
960

PT
n

= × = × = ⋅  

（2）试选载荷系数 tK =1.5，试选螺旋角 β ′ =15°。 
（3）由表 7-17 选取齿宽系数 dφ = 1。 

（4）由表 7-14 查得材料的弹性影响系数 EZ = 189.8 MPa 。 

（5）计算端面重合度 αε =
1 2

1 11.88 3.2
z z

⎡ ⎤⎛ ⎞
− ±⎢ ⎥⎜ ⎟

⎢ ⎥⎝ ⎠⎣ ⎦
= 1.73。 

（6）计算轴面重合度 d 10.318 tanzβε φ β= = 2.3 > 1，取 1βε = ，得重合度系数 

4 (1 ) 0.76
3

Z βα
ε β

α

εε ε
ε

−
= − + =  

（7）因为是斜齿轮，节点区域系数查图 7-54，得 HZ = 2.42。 

（8）计算螺旋角系数 cosZβ β= = 0.98。 

其余与【例 7.1】相同。 
（9）试算分度圆直径， H[ ]σ 代入较小值，则 

1td ≥

3 2
E H1

d H

2 ( 1)
[ ]

Z Z Z ZKT u
u

ε β

φ σ
⎛ ⎞±

×⎜ ⎟
⎝ ⎠

 

≥

3 22 1.5 99 479 (3.7 1) 189.8 0.76 2.42 0.98
1 3.7 376

× × × + × × ×⎛ ⎞×⎜ ⎟× ⎝ ⎠
= 67.9 mm 

取 1td = 68 mm。 
3）计算主要参数 

（1）计算圆周速度：    1t 68 960 3.42 m/s
60 1000 60 1000

d nπ π× ×
= = =

× ×
v  

（2）计算齿宽：         b = d 1tdφ × = 1 × 68 = 68 mm 
（3）计算载荷系数： 
查表 7-12，得 AK = 1； 
查图 7-36，得 VK =1.18； 
计算 A t /K F b = A 1 1t2 /K T bd = 2 1 99 479 / 68 68 43.02× × × = ； 
查表 7-13，得 Kα =1.2； 
查图 7-40，得 Kβ =1.05； 

计算 K = A VK K K Kβ α =1 × 1.18 × 1.2 × 1.05 = 1.48。 

用式(7-34)计算 1mind ，则 
3

1min 1t t/d d K K= = 368 1.48 /1.5 ≈ 68 

（4）法面模数为 

1t
n

1

cos 68cos15 2.43 mm
27

dm
z

β
= = =

o

 

由表 7-3，取标准模数 n 2.5m = 。 
4）主要尺寸计算 

（1）分度圆直径： 

1 t1 1 n 1 / cos 2.5 27 / cos15 70.16 mmd m z m z β ′= = ⋅ = × =o

2 t2 2 n 2 / cos 2.5 100 / cos15 259.84 mmd m z m z β ′= = ⋅ = × =o  
（2）齿宽： 1 2 5 70 5 75 mmb b= + = + =  

2 70b b= =  
（3）中心距为 

0 n 1 2
1 1( ) / cos 2.5 (27 100) / cos15 164.35 mm
2 2

a m z z β ′= + = × × + =o  

利用螺旋角将中心距调整为整数，故实际中心距为 a =165mm。 

8 级精度 
小齿轮：45 号钢调质 
大齿轮：45 号钢正火 
HB1 = 250  
HB2 = 210 
硬度差为 40 
z1 = 27 
z2 = 100 
i = 3.7 
T1 = 99 479 N · mm 

tK = 1.5 

dφ = 1 

EZ = 189.8 MPa  
 
 
 

Zε = 0.76 

H 2.42Z =  
0.98Zβ =  

 
[ ]Hσ = 376 MPa 
 
 
 
 
 
 

1td = 68 mm 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 

n 2.5m =  
 
 

1 70.16 mmd =  

2 259.84 mmd =  

1 75b =  

2 70b =  
 
 
 

a = 165 mm 
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（续表） 
设计与说明 主要结果 

（4）螺旋角为 
n 1 2( ) 2.5 (27 100)cos

2 2 165
m z z

a
β + × +
= =

×
= 0.962 12 

β =15.82°=15°49  2′ ′′  
因 β 值与试选螺旋角 β ′ =15°相差不大，故其他参数无须调整，否则需要重新选 β ′ 或调

整齿数。 
5）按齿根弯曲疲劳强度校核 

（1）确定齿形系数 FY 与应力修正系数 SY 。 

由当量齿数 v 3cos
zz
β

= ，可计算 

v1z = 27/0.962 123 = 30.37 

v2z = 100/0.962 123 = 112.5 
查表 7-15，得 

F1 2.52Y = ，  F2 2.17Y =  

S1 1.625Y = ， S2 1.80Y =  
（2）确定螺旋角系数 Yβ = 0.88。 

其余与【例 7-1】相同。 
（3）计算弯曲应力 

1
b1 F S2 2

1

2 2 1.48 99 479 2.52 1.625 0.68 0.88 61.08 MPa
70 2.5 27

KT Y Y Y Y
bm z ε βσ × ×

= = × × × × =
× ×

 

2 21
b2 f1 S2 b12

1 11

2 2.17 1.8066.6
2.52 1.625

F S

F S

Y YK T Y Y Y
Y Ybm z ϕσ σ× × ×

= = = ×
×

= 58.3 MPa 

（4）校核弯曲应力 

b1σ < [ ]b 1σ ； b2σ < [ ]b 2σ 。 

6）绘制齿轮零件工作图（略） 

 
  
 
β = 15°49 2′ ′′  

 
 
 
 
 
 
 
 

F1 2.52Y =  

F2 2.17Y =  

S1 1.625Y =  

S2 1.80Y =  
0.88Yβ =  

0.68Yε =  
 

b1 61.08 MPaσ =  

b2 58.3 MPaσ =  

[ ]b 1 277.8 MPaσ =  

[ ]b 2 104.6 MPaσ =  

齿根弯曲强度合格 

7.12  直齿圆锥齿轮传动 

圆锥齿轮传动是用来传递两个相交轴之间的运动和动力的，两个轴之间的夹角多采用 90°的
传动。圆锥齿轮有直齿、斜齿和曲齿三种类型，如图 7-55 所示。直齿圆锥齿轮易于制造，适用

于低速、轻载传动的场合，而曲齿圆锥齿轮传动平稳，承载能力强，常用于高速、重载传动的

场合，但其设计和制造较为复杂。斜齿圆锥齿则应用较少。本节只讨论直齿两轴相交成 90°的
圆锥齿轮传动。 

 
图 7-55  圆锥齿轮的类型 

1．基本参数的标准值 

为了便于设计和制造，直齿圆锥齿轮的几何尺寸计算一般以大端参数为标准值，这是因为
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大端尺寸计算和测量的相对误差较小。国家标准规定圆锥齿轮大端分度圆上的模数为标准值，

列于表 7-19 中。大端分度圆上的压力角的标准值为α = 20°，齿顶高系数 *
a 1h = ，顶隙系数

0.2c∗ = 。 

表 7-19   圆锥齿轮模数系列（GB 12368—1990） 

0.9 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 7 12 14 16 18 

20 22 25 28 30 32 36 40 45 50 

2．几何尺寸计算 

圆锥齿轮几何计算以大端为标准，一对标准直齿圆锥齿轮，其节圆锥与分度圆锥重合，轴

交角Σ = 90°，图 7-56 所示的是一对正确安装的标准圆锥齿轮。 
两个齿轮的分度圆直径分别为 

1 12 sind R δ=     2 22 sind R δ=  

式中， 1δ 、 2δ 为两个齿轮各自的分度圆锥角，简称分锥角； 1d 、 2d 为两齿轮大端各自的分度

圆直径，单位为 mm； 1z 、 2z 为齿数； R 为锥距； 
圆锥齿轮传动无中心距，只有轴交角 1 2Σ δ δ= + 。 

 
图 7-56  圆锥齿轮的几何尺寸 

传动比为 

    1 1 2 2 2 2

2 2 1 1 1 1

sin
sin

n z d r Ri
n z d r R

ω δ
ω δ

= = = = = =  (7-50) 

当 1 2Σ δ δ= + = 90°时， 

2 1tan coti δ δ= =  (7-51) 

由此可见，当传动比 i 一定时，两个齿轮的分度圆锥角一定。 
圆锥齿轮各部分名称及几何尺寸计算公式可查表 7-20。 
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表 7-20  标准直齿圆锥齿轮传动（Σ = 90°）的几何尺寸计算 

名称 符号 计算公式 

分度圆锥角 δ  2
1

1
arccot z

z
δ =   2δ = 90° 1δ−  

齿顶高 ah  *
a ah h m=  

齿根高 fh  *
f a( )h h c m∗= +  

分度圆直径 d  d mz=  

齿顶圆直径 ad  a a2 cosd d h δ= +  

齿根圆直径 fd  f f2 cosd d h δ= −  

锥距 R 2 2
1 2

1
2

R d d+=  

不等齿隙收缩齿： a
a1 a2 arctan h

R
θ θ= =  

齿顶角 aθ  
等齿隙收缩齿： a1 f 2 a2 f1,  θ θ θ θ= =  

齿根角 fθ  f
f arctan h

R
θ =  

齿顶圆锥角 aδ  a aδ δ θ= +  

齿根圆锥角 fδ  f fδ δ θ= −  

当量齿数 zv v cos
zz
δ

=  

齿宽 b b ≤
1
3

R 

7.12.1  直齿圆锥齿轮的正确啮合条件 

1．圆锥齿轮的齿廓曲线 

直齿圆锥齿轮齿廓曲面的形成如图 7-57(a)所示。以球截面的圆平面 S 为发生面，S 与基圆

锥相切于 OP。OP 既是圆平面 S 的半径 R，又是基

圆锥的锥距 R，圆平面 S 的圆心 O（球心）又是基

圆锥的锥顶。当发生面 S 绕基圆锥做纯滚动时，该

平面上任意一点 B 的轨迹 BA 则是在球面上的渐开

线。但是球面不能展开为平面，这给圆锥齿轮的设

计和制造带来很大困难，所以常采用近似的方法来

解决圆锥齿轮的齿廓曲线。 

2．圆锥齿轮的轮齿 

圆锥齿轮的轮齿分布在圆锥体上，轮齿一端大

一端小，齿厚由大端逐渐变到小端，模数和分度圆

也随之变化，如图 7-57(b)所示。一对圆锥齿轮的运动可以看成是两个锥顶共点的圆锥体互做纯

滚动，这两个锥顶共点的圆锥体就是节圆锥。对于正确安装的标准圆锥齿轮传动，其节圆锥与

分圆锥应该重合。 

3．正确啮合条件 

直齿圆锥齿轮的正确啮合条件可从当量圆柱齿轮的正确啮合条件中得到，即两个齿轮的大

端模数必须相等，压力角也必须相等，即 
1 2m m m= = ， 1 2α α α= =  (7-52) 

 
图 7-57  球面渐开线的形成 
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7.12.2  直齿圆锥齿轮的背锥与当量齿数 

1．圆锥齿轮的背锥 

如图 7-58 所示，与圆柱齿轮相似，圆锥齿轮还有基圆锥、分度圆锥 OAB、齿顶圆锥 Obb、
齿根圆锥 Oaa。过分度圆锥上的点 A 作球面的切线，与分度圆锥的轴线交于点 1O 。以 1OO 为轴

线， 1O A为母线作一个圆锥体，它的轴截面为 A 1O B，此圆锥称为背锥。背锥与球面相切于圆

锥齿轮大端的分度圆上。 

将球面上的轮齿向背锥上投影，点 a、b 的投影为点 a′、b′，由图可知 ab ≈ a'b'，即背锥上

的齿高部分近似等于球面上的齿高部分，故可用背锥上的齿廓代替球面上的齿廓。 

2．当量齿数 

如图7-59所示，将两个锥齿轮的背锥展开成平面，则成为两个扇形齿轮，其分度圆半径即

为背锥的锥距，分别以 v1r 和 v2r 表示。将两个扇形齿轮补足为完整的圆柱齿轮，这两个圆柱齿

轮称为圆锥齿轮的当量齿轮。当量齿轮的齿型和圆锥齿轮大端齿型接近，故当量齿轮的模数和

压力角与圆锥齿轮大端的模数和压力角是一致的。圆锥齿轮传动的重合度可以近似地按其当量

齿轮传动的重合度来计算。 

                
图 7-58  圆锥齿轮的背锥                              图 7-59  圆锥齿轮的当量齿轮 

当量齿数用 vz 表示。由图 7-56 可得 

v
v cos 2cos 2

mzr mzr
δ δ

= = =  
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所以                                1
v1

1

2
v2

2

cos

cos

zz

zz

δ

δ

=

=

 (7-53) 

当量齿数一般不是整数但无须圆整，总是大于圆锥齿轮的实际齿数。 

3．最少齿数 

标准圆锥齿轮不发生根切的最少齿数可由其当量直齿轮的最少齿数 minz 计算出来，圆锥齿

轮最少齿数 minz 为 

min v min cosz z δ=  (7-54) 

当α = 20°， *
a 1h = 时， min 17cosz δ= ，故直齿圆锥齿轮的最少齿数 min 17z < 。 

7.12.3  直齿圆锥齿轮传动的受力分析 

圆锥齿轮的几何计算是按照大端参数为标准的，但强度计

算是考虑把载荷作用于中点，按齿宽中点背锥展开的当量直齿

圆柱齿轮进行。 
图 7-60 所示的是圆锥齿轮传动主动轮上的受力情况。将沿

轮齿接触线上分布载荷的合力 n1F 作用在齿宽中点位置的节点 C
上，其分度圆锥的平均直径为 m1d 。过齿宽中点作分度圆锥的法

向截面，则正压力 nF 就位于该平面内，并沿着轮齿接触点的公

法线方向。若忽略接触面上摩擦力的影响，正压力 nF 可分解成

三个互相垂直的分力，即圆周力 t1F 、径向力 r1F 及轴向力 a1F ，计算公式分别为 
1t m1

r1 t1 a2

a1 t1 r2

n t

2 /
tan cos
tan sin

/ cos

F T d
F F F
F F F
F F

α δ
α δ
α

=⎧
⎪ = ⋅ = −⎪
⎨ = ⋅ = −⎪
⎪ =⎩

 (7-55) 

式中， m1d 为齿宽中点平均分度圆直径，单位为 mm，即 
                 1m1 R(1 0.5 )d dφ= −  (7-56) 

圆锥齿轮轮齿各力的方向： 
两个齿轮的圆周力和径向力方向与直齿轮相同，圆锥齿轮的轴向力都是沿着各自的轴线方

向并指向轮齿的大端的。但主动轮上的轴向力与从动轮上的径向力是作用力与反作用力，即 

r1 a2F F= − ， a1 t2F F= − ， t1 t2F F= −  

负号表示二力的方向相反。 

7.12.4  直齿圆锥齿轮传动的强度计算 

1．齿面接触疲劳强度计算 

当两个轴交角Σ = 90°时，齿面接触疲劳度强度的校核公式为 

  1
H E H 2 3

R R 1

4
(1 0.5 )

KTZ Z
d u

σ
φ φ

=
−

 (7-57) 

 
图 7-60  圆锥齿轮的受力分析 
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设计公式为 

对于标准齿轮α = 20°，节点区域系数 H
2 2.5

sin cos
Z

α α
= = 代入上式，得 

校核公式为            1
H E H2 3

R R 1

5 [ ]
(1 0.5 )

KTZ
d u

σ σ
φ φ

=
−

≤  (7-58) 

设计公式为            
3 2

E 1
1 2

H R R

2.92
[ ] (1 0.5 )
Z KTd

uσ φ φ
⎛ ⎞
⎜ ⎟ −⎝ ⎠

≥  (7-59) 

式中， Rφ 为齿宽系数， R /b Rφ = ，一般 Rφ = 0.25～0.3。最常用的值为 Rφ = 1/3。 
其余各项符号的意义与直齿轮相同。但动载荷系数 vK 按齿宽中点圆周速度查图。 

2．齿根弯曲疲劳强度计算 

校核公式为 

     1 F S
b 2 2 3 2

R R 1

4
(1 0.5 ) 1

KTY Y
z m u

σ
φ ψ

=
− +

≤ [ ]Fσ  (7-60) 

设计公式为 

m≥

[ ]

3
1 F S

2 2 2
R R 1 b

4
(1 0.5 ) 1

KTY Y
z uφ ψ σ− +

 (7-61) 

计算得到的模数 m 应进行圆整，按表 7-15 取标准值。 
齿宽 b 不宜太大，其最佳范围是 (0.25b = ～ 0.3)R 。因小端齿很小，可提高强度，b 过大反

而引起加工困难。 

7.13  齿轮结构设计 

齿轮传动的强度计算，只能确定齿轮轮齿各部分的主要参数，如模数、齿数、压力角、螺

旋角等，以及齿轮的主要几何尺寸，如分度圆直径、齿顶圆直径、齿宽等。而齿轮的轮缘、轮

辐、轮毂等其余部分的结构形式和尺寸，则需要通过结构设计来确定。 

1．齿轮结构的类型 

齿轮的结构形式很多，主要与齿轮的毛坯材料、尺寸大小、制造方法、生产批量及使用要

求等因素有关。常用的齿轮结构有以下几种，根据圆柱齿轮的齿根圆至键槽底部的距离δ（δ 值

参看图 7-62 中的尺寸）的大小、齿顶圆直径的大小来选择。 
1）齿轮轴 
对于直径很小的齿轮，当圆柱齿轮的齿根圆至键槽底部的距离δ ≤(2～2.5)m（m 为齿轮模

数），或当圆锥齿轮小端的齿根圆至键槽底部的距离δ ≤(1.6～2)m 时，如果把轴和齿轮分开制

造，则当齿轮受载时，在该处常因强度不够而首先被破坏。为此，应将齿轮与轴制成一体，称

为齿轮轴，如图 7-61 所示。 
齿轮轴的刚度较好，但由于齿轮轴的工艺性差，选材时又难以兼顾齿轮和轴的不同要求，
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且齿轮损坏时轴与整个齿轮将同时报废，造成浪费。因此对于直径较大的齿轮，当δ 大于上述

值时，为了便于制造和装配，应将齿轮与轴分开制造，然后再用键、销等进行连接。 
2）实体式齿轮 
为了简化结构，当齿轮的齿顶圆直径 da ≤ 200 mm 时，可采用实心结构，如图7-62所示。

实心齿轮结构应保证最小壁厚处具有足够的强度，δ > (2～2.5)m；对于锥齿轮，δ > (1.6～2)m
如图7-61(b)所示。这种结构形式的齿轮常用锻钢制造。单件或小批量生产且直径 da ≤ 100 mm
的齿轮，其毛坯也可以直接采用轧制圆钢。为了简化制造工艺，减小齿轮传动的噪声，对于中

等尺寸，甚至较大尺寸的齿轮也可采用锻造毛坯，实心式结构，但采用这种结构需要有吨位较

大的锻造设备。 

      
(a) 圆柱齿轮轴                                (b) 圆锥齿轮轴 

图 7-61  齿轮轴                                   图 7-62  实体式齿轮 

3）腹板式齿轮  
当齿轮的齿顶圆直径 ad = 200～500 mm 时，可采用腹板式结构，如图 7-63 所示。这种结构

的齿轮一般多用锻钢制造，为了减轻重量、节省材料和便于搬运，在腹板上常制造出圆孔，圆

孔的数量按结构尺寸的大小及需要而定。齿轮各部分尺寸由相关经验公式确定。 

 
图 7-63  腹板式圆柱齿轮 

4）轮腹式齿轮 
当齿轮的齿顶圆直径 ad > 500 mm 时，受锻造设备的限制，通常采用铸造结构，铸造齿轮

常做成轮辐式结构。单件或小批生产大型齿轮可采用焊接结构，可采用轮腹式结构，如图 7-64
所示。这种结构的齿轮常采用铸钢或铸铁制造，齿轮各部分尺寸按相关经验公式确定。 

1 1.6d = ds（ds为轴径） 

0 0.5D = ( 1 1D d+ ) 

1 aD d= − (10～12)mn 

0 0.25d = ( 1 1D d− ) 

0.3c b=  

L = (1.2～1.3) sd b≥  

0.5n m=  



 162 机械设计基础     

2．结构设计的内容 

结构设计主要包括选择合理适用的结构形式。除考虑强度和刚度问题外，还要考虑工艺和经

济方面的因素。依据经验公式或经验数据，确定齿轮各部分的尺寸及绘制齿轮的零件工作图等，

如图 7-64 所示。具体结构尺寸可自行确定，也可根据有关经验公式或采用类比的方法来确定。 

 
图 7-64  铸造轮腹式圆柱齿轮 

1 s1.6d d= （铸钢）   s0.8h d=    
6
hs = （不小于 10 mm） 

1 s1.8d d= （铸铁）   1 0.8h h=    l = (1.2～1.5) sd  

1 aD d= − (10～12) nm    0.2c h=    n0.5n m=  

7.14  齿轮传动的润滑与传动效率 

齿轮传动时，相啮合的齿面间有相对滑动，会发生摩擦和磨损，增加动力消耗，降低传动

效率。  

7.14.1  齿轮传动的润滑 

润滑对于齿轮传动十分重要，尤其是高速齿轮传动。润滑不仅可以减少齿轮啮合处的摩擦

发热，减小磨损，还可以起到降低噪声、冷却、防锈、改善齿轮的工作状况等作用，以延缓轮

齿失效，延长齿轮的使用寿命。轮齿啮合面间加注润滑剂，不仅可以避免金属直接接触，减小

摩擦损失，还可以散热及防锈蚀。因此，对齿轮传动进行适当的润滑，可以大为改善齿轮的工

作状况，且保持运转正常及预期的寿命。 

1．润滑剂的选择 

对于开式或半开式齿轮传动，由于其传动速度较低，通常采用人工定期加油润滑的方式。

润滑剂可采用润滑油或润滑脂。闭式齿轮传动的润滑方式一般用润滑油润滑，选择润滑油时，

先根据齿轮的工作条件、材料、圆周速度及工作温度等确定润滑油的黏度，参照表 7-21 选择，

再根据选定的黏度确定润滑油的牌号，可参照表 7-22。 
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表 7-21  齿轮传动润滑油黏度推荐值 

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 齿轮材料 
强度极限 

bσ /MPa 
运动黏度ν /cSt（50℃） 

塑料、青铜、铸铁 — 180 120 85 60 45 34 — 

450～1000 270 180 120 85 60 45 34 
钢 

1000～1250 270 270 180 120 85 60 45 

渗碳或表面淬火钢 1250～1580 450 270 270 180 120 85 60 

表 7-22  齿轮传动润滑油的牌号 

名称 黏度等级或牌号 倾点≤℃ 闪点（开口）≥ ℃ 主要用途 

50 170 

70 170 

90 190 

120 190 

150 200 

200 200 

250 

−2 

220 

300 220 

普通工业齿轮油 
（SH/T 0357—1992） 

350 
3 

220 

适用于齿面接触应力小于 500 MPa 的中轻

载荷的闭式直齿轮、斜齿轮和直齿锥齿轮 

68 

100 
−8 180 

150 

220 

320 

460 

 200 
中载荷工业齿轮油 

（GB 5903—1995） 

680 −5 220 

适用于齿面接触应力小于 1.1×109 Pa 的齿

轮润滑，如冶金、矿山、化纤、化肥等工业

的闭式齿轮装置 

68 

100 

150 

200 

220 

普通开式齿轮油 
（SH 0363—1992） 

320 

— 

210 

主要用于润滑开式工业用齿轮箱、半封闭式

齿轮箱和低速重载荷齿轮箱等齿轮传动装置 

220 

320 

460 

680 

1000 

蜗轮蜗杆油 
（SH/T 0094—1991） 

32 

−6 90 适用于滑动速度大，铜、钢蜗轮传动装置 

2．润滑方式 

开式或半开式齿轮传动，或速度很低的闭式齿轮传动，由于其传动速度较低，常采用人工

定期加油润滑的方式。可采用润滑油或润滑脂。通常闭式齿轮传动的润滑方式采用润滑油润滑，

一般根据齿轮的圆周速度确定采用哪一种方式。 
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当齿轮的圆周速度v < 12 m/s 时，通常采用浸油润滑。如图 7-65(a)所示，将大齿轮浸入油

池中，浸入油中的深度为 1～2 个齿高，但至少为 10 mm。转速低时可浸深一些，但最大浸油

深度不超过最大齿轮齿轮半径的 1/3，因为浸入过深则会增大运动阻力并使油温升高。在多级

齿轮传动中，对于未浸入油池内的齿轮，可采用带油轮将油带到未浸入油池内的齿轮齿面上，

如图 7-65(b)所示。齿轮运转时，浸油齿轮可将油带入啮合齿面上进行润滑，同时可将油甩到齿

轮箱壁上，有利于散热。 
当齿轮的圆周速度v >12 m/s 时，由于圆周速度大，齿轮搅油剧烈，且黏附在齿廓面上的油

易被甩掉，因此不宜采用浸油润滑，而应采用喷油润滑。如图 7-65(c)所示，用油泵将具有一定

压力的润滑油经喷嘴喷到啮合的齿面上进行润滑并散热。对于压力喷油润滑系统还需检查油压

状况，油压过低会造成供油不足，油压过高则可能因油路不畅通所致，需要及时调整油压。 

 
图 7-65  齿轮油润滑方式 

7.14.2  齿轮传动的效率 

效率是表示齿轮传动的动力特性的参数之一。齿轮传动中的功率损失，主要包括啮合中的

摩擦损失、轴承中的摩擦损失、搅动润滑油的功率损失。 
当进行有关齿轮的计算时，通常使用的是齿轮传动的平均效率。当齿轮轴上装有滚动轴承，

并在满载状态下运转时，传动的平均总效率η 列于表 7-23 中，可供设计传动系统时参考。 

表 7-23  装有滚动轴承的齿轮传动的平均效率 

传动装置 圆柱齿轮传动 圆锥齿轮传动 

6 级或 7 级精度的闭式传动 0.98 0.97 

8 级精度的闭式传动 0.97 0.96 

开式传动 0.95 0.94 

习题与思考题 

7-1  为了让齿轮能用定传动比传动，齿廓应具备什么条件？渐开线齿轮为何能实现定传动比传动？ 

7-2  渐开线齿廓上任意点的压力角是否相同？齿条上任意点的压力角是否相同？何处是标准压力角？ 

7-3  一对相啮合的渐开线齿轮，为什么基圆公切线既是齿廓上的公法线，也是相互作用力的方向线，还

是形成齿形的发生线？ 

7-4  分度圆和节圆在什么条件下会重合？单个齿轮的节圆和分度圆是否存在？ 

7-5  一对渐开线齿轮啮合时，啮合点和节点处的压力角是否一定相等？ 

7-6  啮合角与压力角有何区别？在什么情况下两者相等？ 

7-7  满足正确啮合条件的一对直齿圆柱齿轮一定能保证连续传动条件吗? 



 165     第 7 章  齿 轮 传 动

7-8  一对齿轮啮合时，侧隙和顶隙各有什么不同？有何作用？ 

7-9  齿轮的根切现象产生的原因是什么？如何避免？ 

7-10  标准齿轮不根切的最小齿数是否都是 17？为什么？ 

7-11  齿轮为什么要变位？用同一把插齿刀切制同齿数的变位齿轮与标准齿轮，这两者在主要尺寸上有何

相同与不同之处？ 

7-12  满足标准中心距的一对传动齿轮，是否一定是标准齿轮？ 
7-13  两对直齿圆柱齿轮传动，其中一对齿轮的 4 mmm = ， 1 19z = ， 2 38z = ， 70 mmb = 。另一对齿轮

的 2 mmm = ， 1 38z = ， 2 76z = ， 70 mmb = 。当载荷及其他条件相同时，两对齿轮的齿面接触疲

劳强度及齿根弯曲疲劳强度是否相同？ 
7-14  一个齿轮的 1 60 mmd = ， 2 mmm = ，若其他条件不变，加大模数使得 4 mmm = ，则是否提高齿轮

的齿面接触疲劳强度及齿根弯曲疲劳强度？  

7-15  计算齿轮强度时，为何要引入载荷系数？ 

7-16  圆柱齿轮传动设计中，为何小齿轮的齿宽 b1比大齿轮齿宽 b2要大？强度计算时齿宽是按 b1还是 b2，

为什么？ 

7-17  能否利用斜齿圆柱齿轮螺旋角任意调节斜齿轮传动的中心距？ 

7-18  一对同条件、同尺寸的渐开线斜齿圆柱齿轮和直齿圆柱齿轮在啮合过程中，其齿廓上的接触线长度

是否相同？对各自的传动有何影响？ 

7-19  斜齿轮的法面和端面参数是否相同？各有何作用？标准模数和压力角为什么是在法面上？ 

7-20  什么是斜齿轮的当量齿轮？有何作用？ 

7-21  斜齿圆柱齿轮和直齿圆锥齿轮的当量齿数是否一定要圆整成整数？ 

7-22  圆锥齿轮的几何尺寸计算和强度计算是否利用同一个端面参数？为什么？  
7-23  当齿廓的渐开线基圆半径 b 35 mmr = ，求半径 k 40 mmr = 处的压力角 kα 及展角 kθ ；求α = 20°时的

曲率半径 ρ 及其所在的矢径 r。 

7-24  正常齿制的标准直齿圆柱齿轮压力角α = 20°，试求基圆与齿根圆重合时的齿数 z 为多少？ 
7-25  已知一对外啮合标准直齿圆柱齿轮传动，采用标准安装，其 *

a 1h = ， * 0.25c = ，传动比 3i = ，模数

2 mmm = ，小齿轮的齿数 1z = 25，压力角α = 20°试求： 

（1）大齿轮的分度圆直径 d、齿顶圆直径 da2、齿根圆直径 df2、基圆直径 db2； 

（2）两轮的中心距 a； 
（3）若两轮的安装中心距 a′比标准中心距 a 大 1 mm，试求这对齿轮的节圆半径 1r′、 2r′及啮合角α′。 

7-26  某齿轮传动的小齿轮已丢失。与之相配的大齿轮为标准齿轮，其齿数 z = 88，齿顶圆直径 da = 135 mm，标

准安装中心距 a = 82.5 mm，试求丢失的小齿轮的齿数、模数、分度圆直径、齿顶圆直径、齿根圆直径。 
7-27  已知一对直齿圆柱齿轮的中心距 a = 140 mm。两轮的基圆直径 b1d = 84.57 mm， b2d = 169.15 mm，

试求两轮的节圆半径 1r′和 2r′、啮合角α′、两个齿廓在节点 p 的展角 pθ 及两个齿廓在节点 p 处的曲

率半径 p1ρ 、 p2ρ 。 

7-28  已知一对标准外啮合直齿圆柱齿轮传动， 1z = 24， a1d = 91 mm，i = 2，α = 20°， *
a 1h = ， * 0.25c = ，

试计算其重合度 ε 。 
7-29  设一对斜齿圆柱齿轮的参数为 nm = 3 mm， 1z = 21， 2z = 38，试求当其螺旋角为多少时才能满足标

准中心距 a = 90 mm。 
7-30  已知一对渐开线标准斜齿圆柱齿轮 ah = 1，c = 0.25，a = 250 mm， 1z = 23， 2z = 98， nm = 4 mm，试计算： 

（1）螺旋角； 

（2）端面模数和端面压力角； 
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（3）当量齿数； 

（4）分度圆直径； 

（5）齿顶圆直径和齿根圆直径。 

7-31  单级闭式直齿圆柱齿轮传动中，大小齿轮的材料均为 45 号钢调质处理，小齿轮的硬度为 250HBS，
大齿轮的硬度为 210HBS，8 级精度。 1n = 1420 r/min，m = 3 mm， 1z = 25， 2z = 73， 1b = 84 mm，

2b = 78 mm，单向转动，载荷有中等冲击，用电动机驱动，试求此传动能传递的最大功率。 

7-32  设计用于带式输送机的减速器中的一对闭式直齿圆柱齿轮传动，主动小齿轮采用电动机驱动，传递

功率 P = 7.5 kW，转速 n1 = 980 r/min，传动比 i = 4，齿数 z1 = 27，单向转动，受中等冲击，小齿

轮采用非对称布置。 

7-33  将题 7-32 的设计改为斜齿圆柱齿轮，其他条件和要求均相同。 

7-34  设斜齿圆柱齿轮传动的转动方向及螺旋线方向如题图 7-34 所示，分别画出以齿轮 1 为主动时和以

齿轮 2 为主动时，作用在齿轮上的圆周力和径向力的作用线和方向。 

7-35  已知在某两级斜齿圆柱齿轮减器中，高速轴 I 的转向和齿轮 1 的螺旋线方向如题图 7-35 所示，且

1β = 20°，2、3 两轮的齿效分别为 2z = 51， 3z = 17，试问： 

（1）低速级斜齿轮的螺旋线方向应如何选择才能使中间轴Ⅱ上的两个齿轮的轴向力方向相反； 

（2）低速级螺旋角应取多大数值才能使中间轴Ⅱ上的两个轴向力互相抵消。（提示： 2
t3 t2

3

dF F
d

= 。） 

      
题图 7-34                                        题图 7-35 

7-36  已知单级斜齿圆柱齿轮传动的 p = 15 kW， 1n = 980 r/min，双向转动，电动机驱动，载荷平稳， 1z = 21，

2z = 107， nm = 3 mm， 16 15β ′= ° ， 1b = 75 mm， 2b = 70 mm，小齿轮材料为 40Cr 调质，大齿轮材

料为 45SiMn 调质。试校核此闭式传动的强度。 
7-37  直齿圆锥-斜齿圆柱齿轮减速器如题图 7-37 所示。已知：锥齿轮 m = 5 mm，齿宽 b = 45 mm， 1z = 27，

2z = 40；斜齿轮 nm = 6 mm， 3z = 21， 4z = 84。试求： 

（1）作用在齿轮各啮合点处的圆周力、径向力、轴向力的方向； 
（2）欲使轴Ⅱ上的轴承所受的轴向力完全抵消，求斜齿轮 3 的螺旋角 3β 的大小和旋向。 

7-38  一对等顶隙收缩齿渐开线标准直齿锥齿轮传动，已知 1z = 16， 2z = 54，m = 10 mm，α = 20°， ah = 1，

两轴夹角 Σ = 90°，求： 

（1）齿轮的分度圆锥角δ ； 

（2）分度圆直径 d1、d2； 

（3）齿顶圆直径 da1、da2； 

（4）锥距 R； 

（5）当量齿数 zv1、zv2； 

（6）判断小齿轮是否会发生根切。 

 
题图 7-37 



 

 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
本章主要介绍蜗杆传动的类型和应用特点、普通圆柱蜗杆传动主要参数及选择、几何尺寸

计算、失效形式、设计准则、受力分析、强度计算方法，以及蜗杆传动的相对滑动速度、传动

效率、润滑与热平衡原理等。 

8.1  蜗杆传动的特点与类型 

8.1.1  蜗杆传动的特点 

蜗杆传动由蜗杆和蜗轮组成，如图 8-1 所示，用于传递空间两个交错轴之间的运动和动力，

通常两个轴之间的交错角为 90°。蜗杆传动中，一般蜗

杆是主动件，蜗轮是从动件，用做减速传动，广泛用于

分度机构、起重机械等各种机器和仪表中。 
蜗杆传动具有以下特点。 

（1）结构紧凑，传动比大。在动力传动中，一般单

级传动比 i = 8～80；在分度机构中，传动比可达 1000。
由于零件少，传动比大，所以结构紧凑。 

（2）传动平稳，噪声低。由于蜗杆齿为连续的螺旋

齿，与蜗轮连续啮合，同时参与啮合的齿数多，因此，

在蜗杆传动中，传动平稳，冲击载荷小，噪声低。 
（3）可具有自锁性。当蜗杆的螺旋角小于啮合面的

当量摩擦角时，蜗杆传动具有自锁性，可用于起重、运

输等机械中。 
（4）传动效率低。由于蜗杆蜗轮啮合面上相对滑动速度较大，会产生较大摩擦磨损，发热

量大，故其传动效率较低。一般效率为η =0.7～0.8；尤其当传动具有自锁性时，效率低于 0.5。 

（5）制造成本高。蜗轮齿圈常使用青铜等有色金属材料制造，以减小轮齿摩擦磨损，因此

制造成本较高。 

8.1.2  蜗杆传动的类型 

按蜗杆形状的不同，蜗杆传动可分为圆柱蜗杆传动、环面蜗杆传动和锥蜗杆传动三类，如

图 8-2 所示。 
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图 8-1  蜗杆传动 
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图 8-2  蜗杆传动的类型 

1．圆柱蜗杆传动 

圆柱蜗杆传动包括普通圆柱蜗杆传动和圆弧圆柱蜗杆传动。 
1）普通圆柱蜗杆传动 
普通圆柱蜗杆传动的蜗杆按所加工出来的蜗杆螺旋面形状的不同可分为：阿基米德圆柱蜗

杆、渐开线圆柱蜗杆、法向直廓圆柱蜗杆等。 
（1）阿基米德圆柱蜗杆（ZA 蜗杆） 
如图 8-3 所示，阿基米德圆柱蜗杆是用直线刀刃车刀车削的。从端面看，其齿廓为阿基米

德螺旋线，轴向截面 I—I 齿廓为直线。加工时，刀具切削刃顶面通过蜗杆轴线，这种蜗杆车制

简单，但用砂轮磨削较困难，精度较低。 
在中间平面（通过蜗杆轴线并垂直于蜗轮轴线的平面）上，蜗轮齿型为渐开线，故在此平

面上，蜗轮与蜗杆啮合，相当于渐开线齿轮与齿条啮合。 
（2）渐开线圆柱蜗杆（ZI 蜗杆） 
如图 8-4 所示，渐开线圆柱蜗杆可用两把直线刀刃的车刀在车床上车削加工。加工时将两

把车刀的刀刃平面分别与基圆相切，切出左、右螺旋面，端面齿廓为渐开线。这种蜗杆轮齿可

以用滚刀加工，可在专用磨床上磨削，加工精度较高，适用于成批生产。 

      
       图 8-3  阿基米德圆柱蜗杆                             图 8-4  渐开线圆柱蜗杆 

（3）法向直廓圆柱蜗杆（ZN 蜗杆） 
如图 8-5 所示，法向直廓圆柱蜗杆（又称为延伸渐开线蜗杆）用刀刃顶面垂直于齿槽中点

螺旋线车制，蜗杆在法向剖面 N—N 上有直线齿廓，端面齿廓为延伸渐开线。这种蜗杆可用直

母线砂轮在磨床上磨齿，加工较简单。 
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2）圆弧圆柱蜗杆传动（ZC 型） 
如图 8-6 所示，圆弧圆柱蜗杆其齿廓形状与普通圆柱蜗杆不同，蜗杆的螺旋面用刃边为凸圆

弧形的刀具切制，蜗轮用范成法制成，传动与普通圆柱蜗杆传动相似。在中间平面上，蜗杆的

齿廓为凹弧形，与之相匹配的蜗轮齿廓为凸弧形。这种蜗杆传动的主要特点是承载能力高，

传动效率高，可达 95％以上，重量轻，结构紧凑等，广泛应用于冶金、矿山、建筑、化工等

机械中。 

                 

            图 8-5  法向直廓圆柱蜗杆                                图 8-6  圆弧圆柱蜗杆传动 

2．环面蜗杆传动 

蜗杆分度曲面是由凹圆弧曲线绕蜗杆轴线回转而生成的圆环面，这种环面蜗杆与相应的蜗

轮组成的传动称为环面蜗杆传动，如图 8-2(b)所示。该传动同时参与啮合的齿数多，而且轮齿

的接触线与蜗杆齿的运动方向近似垂直，大大改善了轮齿的受力状况，易形成润滑油膜，其

承载能力是阿基米德蜗杆传动的 2～4 倍，效率可达 0.85～0.9，但制造和安装精度要求较高。

在中间平面上，蜗杆和蜗轮都是直线齿廓。这种传动在冶金、矿山、起重等机械设备中应用

较广。 

3．锥蜗杆传动 

锥蜗杆传动是一种用于空间交错轴之间的传动，通常两轴交错角为 90°，如图 8-2(c)所示。

其蜗杆由在节锥上分布的等导程的螺旋形成，故称为锥蜗杆；蜗轮由与锥蜗杆相似的锥滚刀在

普通滚齿机上加工而成，外形像曲线齿锥齿轮，称为锥蜗轮。锥蜗杆传动的主要特点是：啮合

齿数多，重合度大，故传动平稳，承载能力高；传动比范围大，可达 10～360，传动效率较高；

制造安装简便，工艺性好，蜗轮能用淬火钢制造等。但是传动具有不对称性，当转向不同时，

它们的受力、承载能力及效率也不同。 
在蜗杆传动中，蜗杆按其齿形的旋向，可分为左旋蜗杆和右旋蜗杆，常用的是右旋蜗杆（如

图8-3所示）。GB/T 10089—1988 对蜗杆、蜗轮和蜗杆传动规定了 12 个精度等级（1～12 级），

1 级为最高级，依次降低，其公差分成三个公差组。蜗杆传动可根据其用途、工作条件、加工

制造等不同，选择不同的精度等级来设计制造，如对于动力传动，通常选取 7～9 级精度。具体

参数可查阅相关手册。 
普通圆柱蜗杆传动易于加工制造，应用广泛，故本章着重介绍普通圆柱蜗杆传动（以阿基

米德蜗杆为例）。 
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8.2  圆柱蜗杆传动的主要参数及几何尺寸 

8.2.1  圆柱蜗杆传动的主要参数 

普通圆柱蜗杆传动的主要参数有模数m 、压力角α 、蜗杆分度圆直径 1d 、蜗杆导程角 λ等。

图 8-7 所示的是为普通圆柱蜗杆传动的主要参数。阿基米德蜗杆传动在中间平面上的啮合相当

于渐开线齿轮和直线齿条啮合，因此，蜗杆传动设计计算时，通常以中间平面上的参数和几何

尺寸作为计算基准。几何尺寸计算沿用齿轮传动计算关系。 

 
图 8-7  普通圆柱蜗杆传动 

1．模数 m 和压力角α  

蜗杆传动中为保证蜗杆蜗轮的正确啮合，在中间平面内，蜗杆的轴向齿距 a1p 等于蜗轮的

端面齿距 t 2p ；因此蜗杆传动的正确啮合条件为：中间平面的模数和压力角分别相等且为标准

值，即 

a1 t2m m= ， a1 t2α α=  

且 
λ β=  

式中，m 、α 为标准值。 
模数m 的标准值见表 8-1，标准压力角α = 20°。 

2．蜗杆分度圆直径 d1和直径系数 q 

蜗杆上齿厚和齿槽宽相等的圆柱称为蜗杆分度圆柱（或称为中圆柱）。蜗杆分度圆直径用 1d
表示，蜗轮分度圆直径用 2d 表示。加工蜗轮时，采用与蜗杆具有同样齿型参数的蜗轮滚刀切齿，

这样，对于每一种尺寸的蜗杆，就要配备相应的蜗轮滚刀。为了减少刀具数量并利于刀具标准

化，将蜗杆分度圆直径 1d 规定为标准系列，每一个标准模数只与一定数量的蜗杆分度圆直径 1d
的标准值相对应，见表 8-1。 

蜗杆分度圆直径 1d 与模数m 的比值，称为蜗杆直径系数 q，即 
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                           1dq
m

=  (8-1) 

当模数 m 一定时，若 q值增大，则蜗杆分度圆直径 1d 增大，蜗杆的刚度提高。所以，对于

小模数蜗杆，为了保证蜗杆具有足够的刚度，规定了较大的 q值。 

表 8-1  普通圆柱蜗杆的基本参数（摘自 GB 10085—1988） 

模数 m 
/mm 

分度圆直

径 1d /mm 
蜗杆头数

z1 
直径系数

q 
2

1m d  
/mm3 

模数 m 
/mm 

分度圆直

径 1d /mm
蜗杆头数

1z  
直径系数

q 
2

1m d  
/mm3 

1 18 1 18.00 18 (80) 1,2,4 12.698 3 175 

20 1 16.00 31.25 
6.3 

112 1 17.778 4 445 
1.25 

22.4 1 17.92 35 (63) 1,2,4 7.875 4 032 

20 1,2,4 12.50 51.2 80 1,2,4,6 10.00 5 120 
1.6 

28 1 17.50 71.68 (100) 1,2,4 12.50 6 400 

(18) 1,2,4 9.00 72 

8 

140 1 17.50 8 960 

22.4 1,2,4,6 11.20 89.6 (71) 1,2,4 7.10 7 100 

(28) 1,2,4 14.00 112 90 1,2,4,6 9.00 9 000 
2 

35.5 1 17.75 142 (112) 1,2,4 11.20 11 200 

(22.4) 1,2,4 8.96 140 

10 

160 1 16.00 16 000 

28 1,2,4,6 11.20 175 (90) 1,2,4 7.20 14 062 

(35.5) 1,2,4 14.20 221.9 112 1,2,4 8.96 17 500 
2.5 

45 1 18.00 281 (140) 1,2,4 11.20 21 875 

(28) 1,2,4 8.889 278 

12.5 

200 1 16.00 31 250 

35.5 1,2,4,6 11.27 352 (112) 1,2,4 7.00 28 672 

(45) 1,2,4 14.286 447.5 140 1,2,4 8.75 35 840 
3.15 

56 1 17.778 556 (180) 1,2,4 11.25 46 080 

(31.5) 1,2,4 7.875 504 

16 

250 1 15.625 64 000 

40 1,2,4,6 10.00 640 (140) 1,2,4 7.00 56 000 

(50) 1,2,4 12.50 800 160 1,2,4 8.00 64 000 
4 

71 1 17.75 1 136 (224) 1,2,4 11.20 89 600 

(40) 1,2,4 8.00 1 000 

20 

315 1 15.75 126 000 

50 1,2,4,6 10.00 1 250 (180) 1,2,4 7.20 112 500 

(63) 1,2,4 12.60 1 575 200 1,2,4 8.00 125 000 
5 

90 1 18.00 2 250 (280) 1,2,4 11.20 175 000 

(50) 1,2,4 7.936 1 985 
6.3 

63 1,2,4,6 10.00 2 500 

25 

400 1 16.00 250 000 

注：括号中的数字尽量不用。 

3．蜗杆导程角λ和蜗轮螺旋角 β  

如图 8-8 所示，将蜗杆分度圆柱展开，设 λ为蜗杆分度圆柱上的螺旋线升角， ap 为轴向齿

距， 1z 为蜗杆头数，则 

                       1 a1 1 1

1 1

tan z p z m z
d d q

λ π
= = =

π π
 (8-2) 
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图 8-8  蜗杆分度圆柱展开图 

在两个轴交错角为 90°的蜗杆传动中，为了保证正确啮合，蜗杆导程角 λ应等于蜗轮分度

圆柱上的螺旋角 β ，且蜗杆蜗轮旋向相同，即 

λ β=  

通常 λ = 3.5°～27°。由上可知，蜗杆分度圆直径 1d 越小，导程角 λ越大，传动效率越高；

反之，传动效率越低，但可实现自锁。导程角λ ≤ 3°30′的蜗杆传动具有自锁性。 

4．传动比 i、蜗杆头数 z1和蜗轮齿数 z2 

通常，蜗杆传动是以蜗杆为主动件的减速传动，则传动比 i 为 

                              1 2

2 1

n zi
n z

= =  (8-3) 

式中， 1n 、 2n 分别为蜗杆和蜗轮的转速，单位为 / minr 。 
按轮齿螺旋线条数不同，蜗杆可分为单头蜗杆（ 1z = 1）、双头蜗杆（ 1z = 2）和多头蜗杆（ 1z = 

4、6 等），常用 1z =1～4。对于传动比大或要求自锁的蜗杆传动，常选单头蜗杆，但传动效率较

低；当要求传递功率较大或提高传动效率时，可选用多头蜗杆，但头数越多，加工越困难。 
为了保证传动平稳性，一般取蜗轮齿数 2z 不少于 28；但 2z 过多，蜗轮直径增大，相应蜗

杆的跨距变长，蜗杆刚度降低，影响啮合精度；或因为 2z 过大导致模数过小而削弱轮齿齿根强

度。通常，蜗轮齿数 2z 在 28～80 范围内选取。 1z 、 2z 荐用值见表 8-2。 

表 8-2  蜗杆头数 z1、蜗轮齿数 z2的荐用值 

传动比 i 7～13 14～27 28～40 >40 

蜗杆头数 1z  4 2 2、1 1 

蜗轮齿数 2z  28～52 28～54 28～80 >40 

5．蜗杆中心距 a 

蜗杆传动的标准中心距为 

                    1 2 20.5( ) 0.5 ( )a d d m q z= + = +  (8-4) 

8.2.2  圆柱蜗杆传动的几何尺寸计算 

设计标准蜗杆传动时，一般先根据给定的传动比 i 选择蜗杆头数 1z 和蜗轮齿数 2z ，然后按

强度条件来确定模数 m 和蜗杆分度圆直径 1d （或蜗杆直径系数 q），再按表 8-3 计算蜗杆和蜗轮

的基本尺寸。 
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表 8-3  标准阿基米德蜗杆传动的基本尺寸计算 

公式 
名称 符号 

蜗杆 蜗轮 
分度圆直径 1d  1d mq=  2 2d mz=  

齿顶圆直径 ad  a1 ( 2)d q m= +  a2 2( 2)d z m= +  

齿根圆直径 fd  f1 ( 2.4)d q m= −  f 2 2( 2.4)d z m= −  

齿顶高 ah  *
a ah h m m= =  

齿根高 fh  f a( ) 1.2h h c m m∗ ∗= + =  

蜗杆导程角 λ  1arctan z
q

λ =   

蜗轮螺旋角 β   β λ=  

蜗杆轴向齿距、蜗轮端面齿距 a1p 、 t2p  a1 t2p p m= = π  

径向间隙 c 0.2c m=  

中心距 a  1 2 2
1 1( ) ( )
2 2

a d d q z m= + = +  

注：蜗杆传动中心距标准系列为：40、50、63、80、100、125、160、（180）200、（225）250、（280）、315、（355）、

400、（450）、500。 

8.3  蜗杆传动的相对滑动速度和效率 

8.3.1  蜗杆传动的相对滑动速度 

在蜗杆传动中，蜗杆和蜗轮之间有较大的相对滑动速度。由图 8-9
可知，在啮合节点 c 处，相对滑动速度 sv 沿蜗杆螺旋线方向。设蜗杆

圆周速度为 1v ，蜗轮圆周速度为 2v ，则 

             2 2 1 1 1
s 1 2 cos 60 1000cos

d n
λ λ

π
= + = =

×
vv v v          (8-5) 

式中，λ为蜗杆导程角，单位为°； 1v 为蜗杆分度圆圆周速度，单位为

m/s ；d1为蜗杆分度圆直径，单位为 mm；n1为蜗杆转速，单位为 r/min 。 
相对滑动速度 sv 的大小，对蜗杆传动有较大影响。当齿面间的相

对滑动速度较大时，易引起磨损和发热，润滑条件变差，导致传动效

率降低。 

8.3.2  蜗杆传动的效率 

闭式蜗杆传动的效率包括三部分：轮齿啮合摩擦损失效率、轴承摩擦损失效率和箱体内零

件搅动润滑油的搅油损失效率。因此，蜗杆传动的总效率为 
                                1 2 3η ηη η=  (8-6) 

式中， 1η 、 2η 、 3η 分别为蜗杆传动的啮合摩擦损失效率、轴承效摩擦损失率和搅油损失效率。 
在上述三项效率中，影响传动效率最主要的因素是啮合摩擦损失效率 1η 。蜗杆传动相当于

梯形螺纹传动， 1η 可根据螺旋传动的效率公式求得，一般取 2 3η η = 0.95～0.97。所以，蜗杆传动

的总效率为 
                    η = (0.95～0.97) tan

tan( )
λ

λ ϕ+ v

 (8-7) 

式中，λ为蜗杆导程角，单位为°；ϕv 为当量摩擦角。 

 
图 8-9  相对滑动速度 
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arctan fϕ =v v ， fv 为当量摩擦系数。当量摩擦角ϕv 由表 8-4 查取。 

表 8-4  当量摩擦系数 fv 和当量摩擦角ϕv  

蜗轮材料 锡青铜 无锡青铜 灰铸铁 

蜗杆齿面硬度 ≥45HRC 其他 ≥45HRC ≥45HRC 其他 
滑动速度

s / (m / s)v  fv  ϕv  fv  ϕv  fv  ϕv  fv  ϕv  fv  ϕv  

0.01 0.110 6 17′° 0.120 6 51′°  0.180 10 12′° 0.180 10 12′°  0.190 10 45′°  

0.05 0.090 5 09′° 0.100 5 43′°  0.140 7 58′° 0.140 7 58′°  0.160 9 05′°  
0.10 0.080 4 34′° 0.090 5 09′°  0.130 7 24′° 0.130 7 24′°  0.140 7 58′°  

0.25 0.065 3 43′° 0.075 4 17′°  0.100 5 43′°  0.100 5 43′°  0.120 6 51′°  

0.50 0.055 3 09′° 0.065 3 43′°  0.090 5 09′° 0.090 5 09′°  0.100 5 43′°  
1.0 0.045 2 35′° 0.055 3 09′°  0.070 4 00′° 0.070 4 00′°  0.090 5 09′°  

1.5 0.040 2 17′° 0.050 2 52′°  0.065 3 43′°  0.065 3 43′°  0.080 4 34′°  

2.0 0.035 2 00′° 0.045 2 35′°  0.055 3 09′° 0.055 3 09′°  0.070 4 00′°  

2.5 0.030 1 43′° 0.040 2 17′°  0.050 2 52′° — — — — 
3.0 0.028 1 36′° 0.035 2 00′°  0.045 2 35′° — — — — 
4 0.024 1 22′° 0.031 1 47′°  0.040 2 17′° — — — — 
5 0.022 1 16′° 0.029 1 40′°  0.035 2 00′° — — — — 
8 0.018 1 02′° 0.026 1 29′°  0.030 1 43′°  — — — — 

10 0.016 0 55′° 0.024 1 22′°  — — — — — — 
15 0.014 0 48′° 0.020 1 09′°  — — — — — — 
24 0.013 0 45′° — — — — — — — — 

由式(8-7)可知，增大导程角λ可提高效率，常采用多头蜗杆提高效率；但λ过大会导致蜗杆加

工困难。蜗杆导程角λ一般小于 28°。当λ ≤ ϕv 时，蜗杆传动具有自锁性，但效率很低，η < 50％。 
由表 8-4 可知，滑动速度 sv 越大，当量摩擦系数 fv 越小，将有利于啮合齿面间油膜的形成。 
估算蜗杆传动的总效率一般根据蜗杆头数 1z 按表 8-5 选取。 

表 8-5  蜗杆传动总效率η  

传动形式 蜗杆头数 1z  总效率η  

开式 1～2 0.6～0.7 
1 0.7～0.75 
2 0.75～0.82 闭式 

4 0.87～0.92 

8.4  蜗杆传动的失效形式、材料和结构 

8.4.1  蜗杆传动的失效形式 

蜗杆传动的主要失效形式是齿面胶合、点蚀和磨损等。由于蜗杆传动齿面间有较大的相对

滑动，发热量大，润滑油温升增高，润滑条件变差，而使齿面间产生胶合的可能性增大。 
蜗杆传动中，由于蜗杆材料强度通常高于蜗轮，且为连续的螺旋齿，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。目前，由于对胶合和磨损的计算尚缺

乏可靠的方法和数据，因此通常是参照圆柱齿轮进行齿面接触疲劳强度和齿根弯曲疲劳强度的

条件进行计算，而在选取许用应力时，适当考虑胶合和磨损的因素。在闭式传动中一般只需进

行蜗轮齿面接触疲劳强度计算；同时，由于传动产生的热量较大，还应进行热平衡计算。 
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8.4.2  蜗杆传动的常用材料 

由蜗杆传动特点可知，蜗杆副的组合材料不仅应具有足够的强度，更重要的是要具有良好

的减摩、耐磨、易于跑合性和抗胶合能力。因此，常采用淬硬磨削的钢制蜗杆与青铜蜗轮相配。 
蜗杆材料一般选用碳钢或合金钢。通常要求螺旋齿面光洁并具有较高硬度。对于高速重载的

蜗杆，常用 20Cr、20CrMnTi 等合金钢，渗碳淬火，齿面硬度达 56～62HRC；或 40Cr、45 号钢

等表面淬火，齿面硬度达 45～55HRC；淬硬蜗杆表面应磨削。一般低速中载蜗杆可选用 40 号

或 45 号等碳钢调质处理，硬度为 220～255HBS。 
蜗轮材料常用铸锡青铜（ZCuSn10P1、ZCuSn5PbZn5）、铸铝铁青铜（ZCuAl10Fe3）和灰

铸铁（HT150、HT200）等。锡青铜抗胶合性和耐磨性能好，允许的滑动速度 sv 可达 25 m/s，
且易于切削加工，但价格高，一般用于较重要的高速蜗杆传动中。铝铁青铜强度较高，耐冲击，

价廉，但切削性能差，耐磨性等不如锡青铜，一般用于 sv ≤ 4 m/s 的传动。球墨铸铁和灰铸铁一

般用于滑动速度较低（ sv < 2 m/s）的场合。为了防止变形，蜗轮应进行时效处理。 

8.4.3  蜗杆传动的结构 

蜗杆通常与轴制成一体，称为蜗杆轴。蜗杆的典型结构如图8-10所示，其中图8-10(a)所示

的是铣制蜗杆，在轴上直接铣出螺旋部分，不需要退刀槽，刚性较好；图8-10(b)所示的是车制

蜗杆，为了便于车削螺旋部分，轴上应有退刀槽，故应使轴径 d 小于蜗杆齿根圆 f1d 。 

 
图 8-10  蜗杆轴 

蜗轮可以制成整体式的，如图 8-11(a)所示，主要用于直径小于 100 的青铜蜗轮或铸铁蜗轮。

为了节省贵重的有色金属，对于直径较大的青铜蜗轮，通常采用组合式结构，即齿圈为青铜而轮芯

用钢或铸铁组合而成。为了防止齿圈和轮芯因发热而松动，它们采用过盈连接并加台阶和沿接合面

周围加装 4～8 个螺钉，以增加连接的可靠性，如图 8-11(b)所示。图 8-11(c)所示的是青铜齿圈与

铸铁轮芯间采用过渡或间隙配合，用普通螺栓连接或铰制孔螺栓连接，螺栓强度必须经校核计

算。这种结构装拆方便，常用于尺寸较大或磨损后经常需要更换齿圈的蜗轮。对于成批制造的

蜗轮，常在铸铁轮芯上直接浇铸出青铜齿圈，然后切齿，如图 8-11(d)所示。轮芯上预制出榫槽，

以防滑动。 

 
图 8-11  蜗轮结构 

蜗杆蜗轮的结构尺寸可按要求查阅相关手册来设计确定。 
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8.5  蜗杆传动的强度计算 

8.5.1  蜗杆传动的受力分析 

蜗杆传动的受力分析和斜齿圆柱齿轮相似。为了简化计算，通常不考虑啮合齿面间摩擦力

的影响。如图 8-12 所示，作用于啮合节点 C 处的法向力 Fn 可以分解为三个相互垂直的分力，

即圆周力 Ft、轴向力 Fa 和径向力 Fr。由于蜗杆与蜗轮轴在空间交错成 90°，根据力的作用与反

作用原理，蜗杆圆周力 Ft1，蜗轮轴向力 Fa2、蜗杆轴向力 Fa1，与蜗轮圆周力 Ft2、蜗杆径向力

Fr1、蜗轮径向力 Fr2 分别大小相等，方向相反。 

 
图 8-12  蜗杆传动的受力分析 

各力的大小可按式(8-8)计算。 
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⎩

 (8-8) 

式中， 1T 、 2T 分别为蜗杆和蜗轮轴上的转矩，单位为 N · mm， 2 1T T iη= ，其中 i 为传动比，η 为

蜗杆传动效率； 1d 、 2d 分别为蜗杆和蜗轮分度圆直径，单位为 mm；α 为压力角，单位为°；λ

为蜗杆分度圆柱导程角，单位为°。 
对蜗杆传动的受力方向进行分析时，由于一般蜗杆为主动件，先确定蜗杆的受力方向，用

“主动轮左右手法则”来判别。如图 8-12 所示，若为右旋蜗杆，则用右手判断，四指沿蜗杆转

动方向弯曲，拇指所指方向即为蜗杆轴向力 Fa1 的方向；径向力方向沿半径指向轴心；蜗杆圆

周力方向与其力作用点的速度方向相反。 
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8.5.2  蜗轮齿面接触疲劳强度计算 

圆柱蜗杆传动可近似看做齿条与斜齿轮传动。蜗轮齿面接触疲劳强度计算以赫兹公式为基

础，将节点啮合处的相应参数等引入进行推导整理，得蜗轮齿面接触疲劳强度的校核公式为 

                            [ ]2
H H2

2 1

500 KT
z m d

σ σ= ≤  (8-9) 

设计公式为 

                            
[ ]

2
2

1 2
2 H

500m d KT
z σ

⎛ ⎞
⎜ ⎟⎜ ⎟
⎝ ⎠

≥  (8-10) 

式中，K 为载荷系数，K = 1.1～1.4，当载荷平稳、滑动速度 sv ≤ 3 m/s、制造安装精度较高时取

小值，否则取大值； 2T 为蜗轮轴转矩，单位为 N · mm；m 为模数，单位为 mm； 1d 为蜗杆分度

圆直径，单位为 mm； 2z 为蜗轮齿数；[ ]Hσ 为蜗轮许用接触应力，单位为 MPa；常用材料的 [ ]Hσ

值见表 8-6 和表 8-7。 

表 8-6    锡青铜蜗轮许用接触应力                 单位：MPa 

蜗杆齿面硬度 
蜗轮材料 铸造方法 

适用的滑动速度 
sv / (m/s) 

≤45HRC > 45HRC 

砂  模 ≤12 150 200 
铸锡磷青铜 ZCuSn10P1 

金属模 ≤25 220 220 

砂  模 ≤10 113 125 
铸锡锌铅青铜 ZCuSn5Pb5Zn5 

金属模 ≤12 128 150 

表 8-7    铝铁青铜及铸铁蜗轮许用接触应力           单位：MPa 

滑动速度 sv /(m/s) 
蜗轮材料 蜗杆材料 

0.5 1 2 3 4 6 8 

铸铝铁青铜 ZCuAl10Fe3 淬火钢 250 230 210 180 160 120 90 
HT150 
HT200 渗碳钢 130 115 90 — — — — 

HT150 调质钢 110 90 70 — —  — 

注：当蜗杆未经淬火时，需要将表中 H[ ]σ 值降低 20％。 

锡青铜制造的蜗轮一般以疲劳点蚀失效为主要失效形式，铝铁青铜或铸铁制造的青铜一般

以胶合失效为主要失效形式，在选择许用接触应力时需要考虑滑动速度的影响因素。其他蜗轮

材料的许用接触应力值见相关手册。 
在进行蜗轮接触疲劳强度设计计算时，根据式(8-10)计算 2

1m d 后，可按表 8-1 确定相应的模

数m 和蜗杆分度圆直径 1d 的标准值，然后按照相关公式计算蜗杆、蜗轮的主要尺寸和中心距等。 

8.5.3  蜗轮齿根弯曲疲劳强度计算 

在开式传动时，蜗轮轮齿会因弯曲疲劳强度不足导致失效。在闭式传动中，一般因蜗轮轮

齿弯曲疲劳强度不够而引起失效的情况较少，只有在受强烈冲击或蜗轮采用脆性材料等少数情

况下才发生，此时进行弯曲强度计算是有意义的。在蜗杆传动承受重载情况下，为了保证蜗轮

轮齿的弯曲变形不影响蜗杆副的传动平稳性精度，可进行轮齿弯曲疲劳强度计算。 
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由于蜗轮轮齿的形状复杂，难以精确计算蜗轮的齿根弯曲应力，通常将蜗轮近似作为斜齿

圆柱齿轮来进行计算。仿照斜齿轮，蜗轮齿根弯曲疲劳强度的校核公式为 

                          [ ]2 F
b b2

1 2

2.2
cos

KT Y
m d z

σ σ
λ

= ≤  (8-11) 

设计公式为 

                          
[ ]

2 2 F
1

2 b

2.2
cos

KT Ym d
z λ σ

≥  (8-12) 

式中，[ ]bσ 为蜗轮许用弯曲应力，单位为 MPa，见表 8-8；λ为蜗杆分度圆柱导程角，单位为°；

FY 为蜗轮齿形系数，见表 8-9。 

                              表 8-8  蜗轮的许用弯曲应力                         单位：MPa 

蜗轮材料 铸造方法 单侧工作 双侧工作 

砂模 51 32 
铸锡磷青铜 ZCuSn10P1 

金属模 70 40 

砂模 33 24 
铸锡锌铅青铜 ZCuSn5Pb5Zn5 

金属模 40 29 

砂模 82 64 
铸铝铁青铜 ZCuAl10Fe3 

金属模 90 80 

灰铸铁 HT150 砂模 40 25 

灰铸铁 HT200 砂模 48 30 

表 8-9  蜗轮的齿形系数 

蜗轮齿数 2z  齿形系数 FY  蜗轮齿数 2z  齿形系数 FY  

26 2.51 50 2.24 

28 2.48 60 2.20 

30 2.44 70 2.17 

32 2.41 80 2.14 

35 2.36 90 2.12 

37 2.34 100 2.10 

40 2.32 150 2.07 

45 2.27 200 2.04 

8.6  蜗杆传动的润滑与热平衡计算 

8.6.1  蜗杆传动的润滑 

润滑对于蜗杆传动而言特别重要。在蜗杆传动中，由于相对滑动速度大，摩擦产生的热量

大，要求工作时有良好的润滑条件。当润滑不良时，会使传动效率明显降低，并有严重的磨损

及产生胶合。 
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闭式蜗杆传动的润滑油黏度和给油方法，一般可根据相对滑动速度、载荷类型等参数由表 8-10
选择。选用黏度较大的润滑油，有利于形成润滑油膜。对于开式蜗杆传动，可采用黏度较高的

润滑油或润滑脂定期润滑。对于青铜蜗轮，不允许采用抗胶合能力强的活性润滑油，以免青铜

齿面被腐蚀。 

表 8-10  蜗杆传动润滑油黏度及润滑方法 

相对滑动速度 sv / (m/s) 0～1 0～2.5 0～5 5～10 10～15 15～25 >25 

载荷类型 重载 重载 中载 — — — — 

运动黏度 40ν /(mm2/s) 900 500 350 220 150 100 80 

喷油润滑，油压 p/MPa 
润滑方法 油池润滑 油池或喷油润滑

0.7 0.2 0.3 

如果采用油池润滑，为了有利于形成油膜和散热，油池中应有适当的油量。对于蜗杆下置

或侧置式传动，浸油深度应为蜗杆的一个齿高；对于蜗杆上置式的传动，浸油深度应为蜗轮外

径的 1/3。 

8.6.2  蜗杆传动的热平衡计算 

由于蜗杆传动效率低，发热量大，在闭式蜗杆传动中，如果散热不良，将使箱体内油的温

度升高，润滑油黏度下降，润滑失效，从而使轮齿磨损加剧，甚至出现胶合。因此，对于连续

工作的闭式蜗杆传动应进行热平衡计算，以控制油温处于规定的范围内。 
单位时间内由摩擦损耗的功率而产生的热量为 

                             1 1000 (1 )Q P η= −  (8-13) 

式中， P 为蜗杆传动输入功率，单位为 kW；η 为蜗杆传动总效率。 

采用自然冷却方式，单位时间内由箱体壁散发到空气中的热量为 

                          2 s 0( )Q K A t t= −  (8-14) 

式中， sK 为箱体表面散热系数，由箱体周围通风条件而定，一般取 sK = 8.7～17.5 W/(m2 · ℃)，
当周围的空气流动良好时取大值，反之取小值；A为箱体散热面积，单位为 m2，指的是箱体外

壁与空气接触而内壁被油飞溅到的箱壳面积，对于箱体上的散热片，其散热面积按 50％计算；

0t 为周围空气温度，通常取 0t = 20℃； t 为油的工作温度，单位为℃。 
根据平衡条件， 1 2Q Q= ，则达到热平衡时箱体内的油温 t 为 

                   [ ]0
s

1000(1 )Pt t t
K A

η−
= + ≤  (8-15) 

式中， [ ]t 为箱体内润滑油的许用温度，单位为℃，一般取 [ ]t =75～90℃。 

当油温过高或散热面积不足时，可采取措施以提高散热能力。常采用以下措施： 
（1）合理设计箱体结构，在箱体外壁增加散热片，以加大散热面积； 
（2）在蜗杆轴上安装风扇，以提高表面散热系数，如图 8-13(a)所示； 
（3）在箱体油池内设置蛇形冷却水管，用循环水冷却，如图 8-13(b)所示； 
（4）采用压力喷油循环冷却，如图 8-13(c)所示。 
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图 8-13  蜗杆传动的散热方法 

8.7  蜗杆传动的设计计算实例 

【例 8-1】  设计一个闭式单级蜗杆传动。已知蜗杆输入功率 P1 = 5.5 kW，蜗杆转速 n1 = 
960 r/min，传动比 i = 25，载荷平稳，连续单向运转。 

解： 
（1）选择蜗杆材料、蜗轮材料，并确定许用应力。 
选择阿基米德蜗杆，蜗杆材料选用 45 号钢，表面淬火，齿面硬度 45～55HRC。 
蜗轮齿圈材料选用 ZCuAl10Fe3，砂模铸造。 
由表 8-7，得蜗轮许用接触应力 [ ]Hσ =160 MPa（预计 sv =4 m/s）。 
由表 8-8，得蜗轮许用弯曲应力 [ ]bσ =82 MPa。 

（2）选择蜗杆头数 1z ，确定蜗轮齿数 2z 。 
由表 8-2 和 i = 25，选择蜗杆头数 1z = 2，则蜗轮齿数 2z = i 1z = 25×2 = 50。 

（3）确定蜗轮转矩 2T 。 
由表 8-5，取η = 0.79，则蜗轮传递转矩为 

6 61
2 1

1

5.59.55 10 9.55 10 25 0.79 1 080 592.45 N mm
960

PT T i i
n

η η= = × = × × × = ⋅  

（4）按齿面接触疲劳强度设计，确定模数 m 和蜗杆分度圆直径 1d 。 
因载荷平稳，取载荷系数 K = 1.1，由式(8-10)得 

[ ]

2 2
2 3

1 2
2 H

500 500 1.1 1 080 592.45 4643 mm
50 160

m d KT
z σ

⎛ ⎞ ⎛ ⎞= × × =⎜ ⎟ ⎜ ⎟⎜ ⎟ ×⎝ ⎠⎝ ⎠
≥  

由表 8-1，得模数 m = 8，直径系数 10q = ，蜗杆分度圆直径 1d = 80 mm。 
（5）计算主要尺寸参数。 
蜗轮分度圆直径为 

2 2 8 50 400 mmd mz= = × =  
传动中心矩为 

2
8( ) (10 50) 240 mm

2 2
ma q z= + = × + =  

蜗杆导程角为 
1 2arctan arctan

10
z
q

λ ⎛ ⎞= = =⎜ ⎟
⎝ ⎠

11.31° 
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（6）验算相对滑动速度 sv 和传动总效率η 。 
相对滑动速度为 

1 1
s

3.14 80 960 4.1 m/s
60 1000 cos 60 1000 cos11.31

d n
λ

π × ×
= = =

× × × × o
v  

与原预计值相近。 
由 s 4.1 m/s=v ，查表 8-4，得 0.04f =v ，ϕ =v 2.29°。 
由式(8-7)，蜗杆总效率为 

tan tan11.31(0.95 0.97) (0.95 0.97) 0.785 0.802
tan( ) tan(11.31 2.29 )

λη
λ ϕ

= − = − = −
+ +

o

o o
v

 

与预计值相符。 
（7）校核蜗轮齿根弯曲疲劳强度。 
由表 8-9，得蜗轮齿形系数 F 2.24Y = 。 
由式(8-11)，蜗轮齿根弯曲疲劳强度为 

2 F
b 2 2

1 2

2.2 2.2 1.1 1 080 592.45 2.24 23.33 MPa
cos 8 80 50 cos11.31

KT Y
m d z

σ
λ

× × ×
= = =

× × × o
 

[ ]b b 82 MPaσ σ =�  

所以，一般只有当蜗轮齿数很多（ 2z  > 80）或开式传动时，需要校核齿根弯曲疲劳强度。 
（8）热平衡计算。 
若已知箱体散热面积 A =1.4 2m ，取室温 0t =20℃，通风散热条件较好，取散热系数 sK = 

16.5 W/（m2
 ·℃），则由式(8-15)得油温为 

0
s

1000(1 ) 1000 (1 0.79) 5.520 70
16.5 1.4

Pt t
K A

η− × − ×
= + = + =

×
℃ 

t < [ ]t ，符合要求。 

（9）结构设计（略）。 

习题与思考题 

8-1  蜗杆传动的特点是什么？蜗杆传动可分为几种类型？ 

8-2  蜗杆传动的正确啮合条件是什么？传动比能否用分度圆直径之比表示？ 

8-3  何谓蜗杆传动的中间平面？ 
8-4  蜗杆传动中为什么要引入蜗杆直径系数 q ？ 

8-5  蜗杆传动的相对滑动速度  和蜗杆导程角 λ分别对传动效率有何影响？ 

8-6  蜗杆传动的主要失效形式有哪些？设计准则是什么？ 

8-7  常用的蜗杆、蜗轮材料有哪些？蜗轮结构有哪几种形式，各有什么特点？ 

8-8  蜗杆的转向如何判别？ 

8-9  蜗杆传动中，轮齿承载能力计算主要是针对蜗杆还是针对蜗轮进行的？ 

8-10  为什么要对蜗杆传动进行热平衡计算？当油温过高或散热面积不足时，可采取哪些措施来提高散热

能力？ 

sv
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8-11  已知一个圆柱蜗杆传动的模数 m = 5 mm，蜗杆分度圆直径 1d = 50 mm，蜗杆头数 1 2z = ，传动比

i = 28。试计算蜗杆导程角 λ、直径系数 q 、齿顶圆直径 a1d 、轴向齿矩 a1p 、蜗轮分度圆直径 2d 、

齿根圆直径 f 2d 、传动中心矩 a 。 

8-12  一对阿基米德标准蜗杆机构，蜗杆头数 1 2z = ，蜗轮齿数 2 40z = ，轴向齿矩 a1 39.27 mmp = ，蜗杆

齿根圆直径 f1 82 mmd = 。试求传动比 i、模数 m、蜗杆直径系数 q 、蜗杆与蜗轮分度圆直径 1d 与 2d 、

蜗轮螺旋角 β 、传动中心矩 a 。 
8-13  题图 8-13 所示的是一个蜗杆传动，已知右旋双头蜗杆转矩 1 38 600 N mmT = ⋅ ，转向如图所示，

2 60z = ，啮合效率 0.8η = ， 1 63 mmd = ，m = 6.3 mm，试求： 

（1）蜗轮转向与旋向； 

（2）蜗杆蜗轮啮合点的受力图及各分力的大小。 

8-14  题图 8-14 所示的传动机构中，1、2 为蜗杆蜗轮，3、4 为斜齿圆柱齿轮，轮 4 的转动方向如图所示。

右旋蜗杆 1 为主动。为了使中间轴上的轴向力能相互抵消一部分，试确定蜗杆 1 的转动方向和斜齿

轮 3、4 的螺旋线方向。 

                    
题图 8-13                                        题图 8-14 

8-15  一个受动起重装置采用蜗杆传动，如题图 8-15 所示。已知 m = 10 mm， q = 9， 1 1z = ， 2 42z = ，

卷筒直径 D = 220 mm，试求： 
（1）若当量摩擦系数 0.19f =v ，该机构是否自锁？ 

（2）欲使重物 Q 上升 1.5 m，手柄应转多少圈？并在图上标出重物上升时手柄的转向。 

（3）该重物 Q = 6000 N，手摇时最大推力 F = 200 N 时，手柄长度 L 最小值是多少？ 

 
题图 8-15 

8-16  试设计某单级蜗杆传动。已知蜗杆输入功率 P = 4 kW，蜗杆转速 1 720 r/minn = ，传动比 i = 20，工

作载荷平稳，连续单向运转，通风条件较好，散热面积约为 1.2 2m 。 



 

 
 
 
 
 
 
 
 
 

 

 
由一系列齿轮组成的传动系统称为轮系。本章介绍了轮系的分类，定轴轮系、周转轮系及

复合轮系传动比的计算，轮系的运用及其他类型行星轮系；重点为定轴轮系传动比大小的计算、

定轴轮系中齿轮之间转向关系的确定及用转化轮系法求周转轮系的传动比。 

9.1  轮系的分类 

由两个齿轮相啮合组成的齿轮机构是齿轮传动的最简单形式。但在机械中，如果用普通的

一对齿轮传动实现大的传动比，则不仅会使机构外廓尺寸庞大，而且还会由于大小齿轮直径相

差悬殊致使小齿轮易磨损及大齿轮的工作能力得不到充分发挥等缺陷。另外，为了将原动机的

运动和动力按照多方面工作的需要传递给工作机械，仅仅使用一对齿轮往往达不到要求。基于

以上理由，工程上就需要采用轮系。 
按轮系运转时各齿轮轴线相对于机架的位置情况，可将轮系分为以下三大类。 

9.1.1  定轴轮系 

在轮系运转过程中，其各个齿轮几何轴线的位置相对

于机架都是固定不动的，这种轮系称为定轴轮系，如图 9-1
所示。 

9.1.2  周转轮系 

轮系在运转过程中，若其中至少有一个齿轮的几何轴

线位置相对于机架不固定，而是绕着其他齿轮的固定轴线

回转，则称这样的轮系为周转轮系，如图 9-2 所示。图 9-2
中，齿轮 2 的几何轴线 2O 绕着齿轮 1 的固定轴线 1O 转动。齿轮 2 既绕自身的轴线进行自转，

又绕 1O 轴线进行公转，就像行星绕日运行一样，故称齿轮 2 为行星轮；带动行星轮 2 进行公转

的构件 H 则称为行星架（又称为系杆或转臂）；而行星架所绕之进行公转的定轴齿轮 1 和 3 则

称为中心轮。通常，以中心轮和系杆 H 作为运动的输入和输出构件，所以称中心轮和系杆为周

转轮系的基本构件。 
周转轮系还可根据其自由度的数目不同，分为差动轮系和行星轮系两种。自由度 2F = 的周

转轮系称为差动轮系，如图 9-2(a)所示；自由度 1F = 的周转轮系称为行星轮系，如图 9-2(b)所示。 
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              轮    系 

 
图 9-1  定轴轮系 
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图 9-2  周转轮系 

9.1.3  复合轮系 

在实际机械中所使用的轮系，往往既包含定轴轮

系部分，又包含周转轮系部分，或者是由几部分周转

轮系组成的，这种轮系称为复合轮系，如图 9-3 所示。

图 9-3 中1′、5、4、 4′、 3′组成定轴轮系，1、2、3、
H 组成周转轮系。 

9.2  定轴轮系传动比计算 

轮系的传动比是指轮系中首末两个构件的角速

度（或转速）之比。计算轮系传动比，既要确定传动

比的大小，又要确定首末两个构件的转向关系。 

9.2.1  定轴轮系传动比大小的计算 

在图 9-1 轮系中，已知各齿轮齿数，求传动比 15i 。 
根据一对齿轮啮合的传动比公式，可写出该轮系中相互啮合的各对齿轮传动比如下： 

12 1 2 2 1 2 3 2 3 3 2

3 4 3 4 4 3 45 4 5 5 4

/ / / /
/ / / /

i z z i z z
i z z i z z

ω ω ω ω
ω ω ω ω

′ ′ ′

′ ′ ′

= = = =
= = = =

 

式中，齿轮 2 与 2′、3 与3′各为同一构件，所以 2 2ω ω ′= ， 3 3ω ω ′= 。将以上各式两边连乘，得 

3 3 51 2 4 1 2 4
12 2 3 3 4 45

2 3 4 5 5 1 2 3 4

z zz zi i i i
z z z z

ωω ω ω ω
ω ω ω ω ω

′′
′ ′

′ ′

= ⋅ ⋅ ⋅ = = ⋅ ⋅ ⋅  

即 

         1
15

5

i ω
ω

= = 12 2 3 3 4 45i i i i′ ′ = 2 3 4 5

1 2 3 4

z z z z
z z z z′ ′

 (9-1) 

式(9-1)说明，定轴轮系传动比的大小等于组成该轮系中的各对啮合齿轮传动比的连乘积；也等

于各对啮合齿轮中从动轮齿数的连乘积与主动轮齿数的连乘积之比，即 

定轴轮系的传动比= 轮系中所有从动轮齿数的连乘积

轮系中所有主动轮齿数的连乘积
 (9-2) 

 
图 9-3  复合轮系 
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9.2.2  定轴轮系中齿轮之间转向关系的确定 

轮系中，首末两个轮的转向关系可以用正负号方法表示或用画箭头的方法表示。 

1．用正负号表示 

在两个轴平行的齿轮传动中，当两个轮转向相同时，传动比取正号；当转向相反时，传动

比取负号。 
对于一对外啮合齿轮传动，如图 9-4(a)所示，两个轮转向相反，故其传动比为负，用“−”

表示，即 

1 1 2
12

2 2 1

n zi
n z

ω
ω

= = = −  

对于一对内啮合圆柱齿轮传动，如图 9-4(b)所示，两个轮转向相同，故其传动为正，用“+”
表示，即 

1 1 2
12

2 2 1

n zi
n z

ω
ω

= = = +  

2．用画箭头方法表示 

当两个轮转向相反时，画反向箭头，如图 9-4(a)所示；当两个轮转向相同时，画同向箭头，

如图 9-4(b)所示。当轮系中含有两个轮轴线不平行的齿轮传动时，如含有圆锥齿轮或蜗杆传动

（如图 9-5 所示），则只能用画箭头的方法表示各轮的转向。表示圆锥齿轮传动转向的箭头方向

应同时指向或背离啮合点；表示蜗杆传动转向的箭头方向由左右手定则判定。 

               
图 9-4  一对齿轮传动的转向关系图                         图 9-5  轮系中各轮转向关系 

在图 9-1 所示的轮系中，末轮 5 的转向可用箭头表示（图示中与首轮 1 反向），也可以将传

动比取负号“−”来表示，即 

15i = − 2 3 4 5

1 2 3 4

z z z z
z z z z′ ′

 

在图 9-1 所示的轮系中，齿轮 4 同时与齿轮 3′及齿轮 5 相啮合，它既是前者的从动轮，又

是后者的主动轮， 4z 在分子、分母中同时出现而被约去，即其齿数不影响轮系传动比的大小，

但它可以改变从动轮的转向或增大中心距。这种齿轮称为惰轮（或过轮、中介轮）。 
综上所述，定轴轮系中首轮 A 与末轮 B 间的传动比大小为 

A
AB

B

A B
A B

i ω
ω

= =
轮系中从齿轮 到齿轮 之间所有从动轮齿数的连乘积

轮系中从齿轮 到齿轮 之间所有主动轮齿数的连乘积
 (9-3) 
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末轮 B 的转向可用画箭头方法在图中表示。当首轮 A 与末轮 B 的轴线平行时，也可在其

传动比数值前冠以正、负号，以表示末轮转向与首轮转向相同或相反。 

9.2.3  定轴轮系各齿轮轴的转速、功率及转矩确定 

在定轴轮系中若已知输入轴的转速和输入功率，用上面介绍的定轴轮系传动比的计算方

法，则可以很容易求出输入轴与各齿轮轴的传动比，进而可以求出各齿轮轴的运动和动力参数

（包括转速、功率和转矩）。 
如图 9-6 所示的二级圆柱齿轮减速器，若已知齿轮轴 I 的输入

功率PⅠ、转速nⅠ，可求传动比大小 2 1i z z=ⅠⅡ ， 2 4 1 3i z z z z=ⅠⅢ ，则 
（1）各轴的转速为 

nn
i

= Ⅰ
Ⅱ

ⅠⅡ

 r / min ，
nn

i
= Ⅰ

Ⅲ
ⅠⅢ

 r / min  

（2）各轴的功率为 

g cP Pη η=Ⅱ Ⅰ  kW ， 2 2
g c g cP P Pη η η η= =Ⅲ Ⅱ Ⅰ  kW  

（3）各轴的转矩为 

9550 PT
n

= Ⅰ
Ⅰ

Ⅰ

 N m⋅ ， 9550 PT
n

= Ⅱ
Ⅱ

Ⅱ

 N m⋅ ， 9550 PT
n

= Ⅲ
Ⅲ

Ⅲ

 N m⋅  

9.3  周转轮系传动比计算 

通过对定轴轮系和周转轮系的比较，其根本差别就在于周转轮系中有转动的行星架，使行

星轮既有自转又有公转，故其传动比不能直接采用求解定轴轮系传动比的方法来计算。求解周

转轮系传动比的方法较多，本章介绍常用的转化轮系法。 

9.3.1  平行轴周转轮系传动比计算 

根据相对运动原理，假定给整个周转轮系加上一个与行星架 H 转速大小相等而方向相反的

公共角速度 H( )ω− 绕 OO 轴线回转（如图 9-7 所示），轮系中各构件之间的相对运动关系保持不

变，但行星架的角速度变成 H H 0ω ω− = ，因而行星架“静止不动”了（如图 9-8 所示）。 

          
图 9-7  周转轮系转化为定轴轮系的原理图                     图 9-8  周转轮系的转化机构 

 
图 9-6  二级圆柱齿轮减速器简图 
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这样，周转轮系就转化为假想的“定轴轮系”，并称其为原周转轮系的转化轮系（或称为

转化机构）。 
转化前后各构件的角速度见表 9-1。 

表 9-1  周转轮系转化前后各构件的角速度 

构件 原有的角速度 转化轮系中的角速度 

中心轮 1 
行星轮 2 
中心轮 3 
机架 4 
行星架 H 

1ω  

2ω  

3ω  
0 
Hω  

H
1 1 Hω ω ω= −  
H
2 2 Hω ω ω= −  
H
3 3 Hω ω ω= −  
H
4 4 H Hω ω ω ω= − = −  
H
H H H 0ω ω ω= − =  

注：表中原来的角速度是指周转轮系中各构件相对于机架的绝对角速度，而转化轮系中各构件的角速度（在转速的右上角有

角标 H）则是指各构件相对于行星架 H 的相对角速度。 

1．周转轮系传动比的计算 

既然周转轮系的转化轮系是“定轴轮系”，则转化轮系中轴线平行的任意两个轮间的传动

比（是相对运动的传动比）就都可用定轴轮系传动比的方法来计算。故在图 9-8 中，当已知各

轮齿数 z1、z2、z3 时，则 
H

H 2 3 31 1 H
13 H

3 H 1 2 13

z z zi
z z z

ω ω ω
ω ωω

−
= = = − = −

−
 (9-4) 

式中，右端的“−”号表示轮 1 与轮 3 在转化轮系中的角速度 H
1ω 与 H

3ω 的转向相反，而不是指

轮 1 与轮 3 在原周转轮系中的角速度 1ω 与 3ω 的转向关系。 
式(9-4)中，只要已知 1ω 、 3ω 、 Hω 其中的任意两个角速度（含大小和转向）就可以确定第

三个角速度（大小和转向），从而可间接地求出周转轮系中各构件之间的传动比。 
推而广之，在任意一个周转轮系中，当任意中心轮 A、B 及行星架 H 回转轴线平行时，则

其转化轮系传动比的一般计算公式为 
H

H A A H
AB H

B HB

A B
A B

i ω ω ω
ω ωω

−
= =

−

= ±
转化轮系中从齿轮 到齿轮 之间所有从动轮齿数的连乘积

转化轮系中从齿轮 到齿轮 之间所有主动轮齿数的连乘积

 (9-5a) 

2．计算周转轮系传动比时的注意事项 

（1）式(9-5a)只适用于中心轮 A、B 和行星架 H 的轴线平行的场合。 
（2）齿数比前的“ ±”号表示在转化轮系中，齿轮 A、B 之间相对于行星架 H 的转向关系。

它可由画箭头的方法确定（如图 9-7 所示）。 
（3） Aω 、 Bω 、 Hω 均为代数值，在计算中必须同时代入正、负号，如已知两个构件转向相

反，则一个取正值，另一个取负值。求得的结果也为代数值，即同时求得了构件角速度的大小

和转向。 
（4） H

AB ABi i和 是完全不同的两个概念。 H H H
AB A B A H B H/ ( ) / ( )i ω ω ω ω ω ω= = − − 是转化轮系中 A、

B 两轮相对于行星架 H 的相对转速之间的传动比；而 ABi 是周转轮系中 A、B 两轮绝对转速之间

的传动比。 



 188 机械设计基础     

如果所研究的轮系为具有固定中心轮的行星轮系，设固定轮为B，即 B 0ω = ，则式(9-5a)可
改写为 

H
H A A H
AB AHH

HB

1
0

i iω ω ω
ωω
−

= = = − +
−

 

即                                  H
AH AB1i i= −  (9-5b) 

【例 9-1】  在如图9-9所示的周转轮系中，已知各轮齿数 1 100z = ， 2 101z = ， 2 100z ′ = ， 3 99z = ，

试求传动比 H1i 。 
解： 
在此轮系中，由于齿轮 3 为固定轮（即 3 0ω = ），故该轮系为一个行星轮系。由式(9-5b)可

求得 
H

1H 13 2 3 1 21 1 / ( )
1 101 99 / (100 100)
1 /1000

i i z z z z ′= − = −

= − × ×
=

 

所以 
H1 H1/ 10 000ii i= =  

传动比 H1i 为正，表示行星架 H 与齿轮 1 转向相同。 
该例说明行星轮系可以用少数几个齿轮获得很大的传动比。但要注意，这种类型的行星轮

系传动，减速比越大，其机械效率越低，一般不宜用来传递大功率。若将其用做增速传动（即

齿轮 1 低速输入，行星架 H 高速输出），则可能发生自锁。 
若将图9-9所示轮系中齿轮 2′的齿数改为 2 99z ′ = ，则 H1 100i = − 。这说明同一结构形式的行

星轮系，仅将其中一个齿轮的齿数进行微小变动，结果不但传动比 H1i 的大小变动很大，而且可

以改变输出构件的转向，这是行星轮系与定轴轮系的显著不同之处。 
【例 9-2】  在一个如图 9-10 所示的差动轮系中，已知各轮齿数如图所示，两个轮的角速度

分别为 1 50 rad/sω = ， 3 20 rad/sω = 。试求当 1ω 、 3ω 转向相同和转向相反两种情况下，行星架角

速度 Hω 的大小和方向。 

                      
图 9-9  行星轮系                                图 9-10  差动轮系 

解： 
由式(9-5)有 

'

H
H 2 31 1 H
13 H

3 H 13 2

25 60 5
15 20

z zi
z z

ω ω ω
ω ωω

− ×
= = = − = − = −

− ×
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即                          H 1 3( 5 ) / 6ω ω ω= +  
（1）当 1ω 、 3ω 转向相同时，即把 1 50 rad/sω = ， 3 20 rad/sω = 代入上式有 

H (50 5 20) / 6 25 rad/sω = + × =  

（2）当 1ω 、 3ω 转向相反时，若令 1 50 rad/sω = ，则 3 20 rad/sω = − ，代入上式有 

H (50 5 20) / 6 6.67 rad/sω = − × = −  

Hω 数值前的“−”号表示 Hω 与 1ω 转向相反，而与 3ω 转向相同。 

9.3.2  非平行轴周转轮系传动比计算 

以上介绍的周转轮系各齿轮的轴线是互相平行的。对于非

平行轴周转轮系，如锥齿轮组成的周转轮系（如图 9-11 所示），

需要强调的是：因为只有当两个轴平行时，两个轴的转速才可

以代数相加减，所以上述转化轮系传动比计算方法只适用于该

轮系中的基本构件（1、3、H），而不适用于行星轮 2。 

9.4  复合轮系传动比计算 

前面已阐述，在复合轮系中，或者既包含定轴轮系部分，又包含周转轮系部分，或者包含

几个周转轮系部分。在计算复合轮系的传动比时，既不能将其视为定轴轮系的方法处理，也不

能将其视为周转轮系来处理，正确的方法是： 
（1）正确划分轮系各组成部分（关键是要把其中的周转轮系部分找出来）； 
（2）分别列出计算定轴轮系和周转轮系传动比的方程式； 
（3）找出各基本轮系之间的联系； 
（4）联立求解以上各方程式，就可求得复合轮系的传动比。 
周转轮系的特点是具有行星轮和行星架，所以先要找到轮系中的行星轮，然后找出行星架

（行星架往往是由轮系中具有其他功用的构件所兼任）。每一个行星架，连同行星架上的行星轮

和与行星轮相啮合的太阳轮就组成一个基本周转轮系。在一个复合轮系中，可能包含几个基本

周转轮系，若能一一找出，剩下的就是定轴轮系部分。 
【例 9-3】  在如图 9-12 所示的轮系中，各轮齿数 1 2 20z z′= = ，

2 40z = ， 3 32z = ， 4 80z = ， 1 1400n =  r/min。试求传动比 1Hi 。 
解： 
该轮系既不是一个定轴轮系，也不是一个单一的周转轮系。

它是由齿轮 1、2 所组成的定轴轮系和由齿轮 2′、3、4 与行星架 H
所组成的行星轮系而共同构成的一个复合轮系。 

其定轴轮系部分有 

12 1 2 2 1/ / 40 / 20 2i n n z z= = − = − = −  

其周转轮系部分有 

H 4 4
2 H 2 4

2 2

801 1 1 1 5
20

z zi i
z z′ ′

′ ′

⎛ ⎞
= − = − − = + = + =⎜ ⎟

⎝ ⎠
 

 
图 9-11  锥齿轮组成的差动轮系 

 
图 9-12  复合轮系 
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故 

1
1H 12 2 H

H

2 5 10ni i i
n ′= = = − × = −  

“−”号表示 1n 与 Hn 转向相反。 

9.5  轮系的运用 

轮系广泛地应用于各种机械和仪表中，它的主要功用有以下几个方面。 

1．实现大传动比的传动 

对于一对齿轮传动，若传动比过大，势必造成结构尺寸太大，并且会由于大小齿轮的齿数

过于悬殊而使小齿轮易于损坏和发生齿根干涉，而大齿轮的工作能力得不到发挥，所以若用定

轴轮系实现大传动比，可使传动的外廓尺寸比采用一对齿轮传动时小，并可节约材料和减轻重

量，如图 9-13 所示。 

2．实现变速、变向传动 

在主动轴转速和转向不变的情况下，利用轮系可使从动轴获得不同转速和转向。例如，汽车变

速箱可以使行驶的汽车方便地实现变速和倒车（即变向）。在汽车变速箱的传动简图（即图 9-14）
中，牙嵌离合器的一半 A 和齿轮 1 固连在输入轴Ⅰ上，其另一半则与滑移双联齿轮 4、6 用花

键与输出轴Ⅳ相连。齿轮 2、3、5、7 固连在轴Ⅱ上，齿轮 8 固连在轴Ⅲ上，这样可在输出轴Ⅳ

上获得以下 4 种不同转速及换向传动。 

                  
图 9-13  较大传动比的齿轮传动                        图 9-14  汽车变速箱的传动简图 

（1）第一挡：齿轮 5 与 6 啮合，其余脱开（低速挡）； 
（2）第二挡：齿轮 3 与 4 啮合，其余脱开（中速挡）； 
（3）第三挡：牙嵌式离合器 A、B 嵌合，其余脱开（高速挡）； 
（4）第四挡：齿轮 6 与 8 啮合，A、B 脱开（倒挡）。 
差动轮系和复合轮系也可以实现变速、变向传动，这里不再举例。 

3．实现运动的合成和分解 

前述差动轮系有两个自由度，故可利用差动轮系把两个运动合成一个运动，即所谓加法机

构（如图 9-15 所示）或将一个输入运动分解为两个输出运动。 
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在如图 9-15 所示的轮系中，若 1 3z z= ，则 
H H H
13 1 3 1 H 3 H 3 1/ ( ) / ( ) / 1i n n n n n n z z= = − − = − = −  

解得                              H 1 32n n n= +  
该轮系是应用得较广的差动轮系中的一种，它可以把两个输入运动合成一个运动输出，即

实现运动的合成。这种合成作用在机床、计算机构和补偿装置等中都得到应用。 
汽车后桥上的差速器是实现运动分解的典型例子，左右两个后轮分别和圆锥齿轮 1、3 连

接，如图 9-16 所示。圆锥齿轮 4 空套在左轮轴上，两个行星轮 2 和 2′固连于轮 4 侧面的行星架

H 上，1、2、3、H 组成差动轮系。 

               
图 9-15  加法机构                                图 9-16  汽车后桥的差速器 

在汽车后桥上装上差动轮系是为了减小轮胎与路面之间的磨损，因为汽车在不同的行驶状

态下（直行、左转弯、右转弯），两个后轮以不同的转速回转。该差动轮系就起到了根据轮胎与

路面不打滑的条件自行分配两个后轮转速的作用。 

4．实现多分路传动 

利用定轴轮系可实现几个从动轴分路输出传动。滚齿机工作台的传动简图就是一例，如

图 9-17 所示。 

 
图 9-17  滚齿机工作台的传动简图 

当电动机带动主动轴转动时，通过该轴上的齿轮 1 和 3，分两路把运动传给滚刀和轮坯，

从而使刀具和轮坯之间实现确定的相对滚动关系。 

5．其他 

轮系还可以用于其他许多方面，如实现执行构件的复杂运动。利用行星轮系还可在较小外

廓尺寸下实现大功率传动，这里不再详述。 
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9.6  其他类型行星轮系简介 

1．渐开线少齿差行星传动 

渐开线少齿差行星传动的基本原理如图 9-18 所示。它由固定的内齿轮 1、行星轮 2、行星

架 H、等角速比机构 3 及输出轴 V 所组成。由于它的基本构件是中心轮 K（即内齿轮 1）、行

星架 H 及输出轴 V，所以称为 K-H-V 型周转轮系。又因齿轮 1 与齿轮 2 的齿数相差很少（一

般为 1～4），故又称为少齿差行星轮系。 
它与前述各种行星轮系的不同在于，当用于减速时，它输出的运动是行星轮的绝对转动，

而不是中心轮或系杆的绝对转动。 
该轮系的转化轮系传动比 

H 2 H 2 H 1
21 2H

1 H H 2

1
0

n n n n zi i
n n n z
− −

= = = = −
− −

 

可得 
2 1 1 2

2H
H 2 2

1n z z zi
n z z

−
= = − = −  

所以当系杆主动、行星轮 2 从动时的传动比为 
H 2

H2 HV
2 1 2

n zi i
n z z

= = = −
−

 

由上式可知：中心轮 1 和行星轮 2 的齿数差越少，传动比越大。当齿数差 1 2 1z z− = 时，即

一齿差行星传动，这时传动比出现最大值，其值为 H2 HV 2i i z= = − 。 
渐开线少齿差行星传动的特点如下： 

（1）渐开线少齿差行星传动输入轴和输出轴的转向相反； 
（2）为了避免非啮合区齿廓重叠干涉现象，两个齿轮必须采用变位。 
渐开线少齿差行星传动通常采用销孔输出机构作为等速比机构。关于该机构的结构和工作

原理可参阅有关书籍。 

2．摆线针轮行星传动 

摆线针轮行星传动的基本原理如图 9-19 所示，其工作原理和结构与渐开线少齿差行星传动

基本相同。 
摆线针轮行星传动的传动比计算与渐开线少齿差行星传动的计算相同。因为这种传动的齿

数差等于 1，所以其传动比为 

2
HV H2 2

1 2

zi i z
z z

= = − = −
−

 

摆线针轮行星传动与渐开线少齿差行星传动的不同之处在于齿廓曲线，其中心轮上的内齿

是带套筒的圆柱形针齿，而摆线齿轮的行星轮齿廓曲线则是短幅外摆线的等距曲线。 

3．谐波齿轮传动 

图 9-20 所示是谐波齿轮传动的示意图。它由三个基本构件组成，即具有内齿的刚轮 1、具

图 9-18  渐开线少齿差行星 

       传动的基本原理 



 193     第 9 章  轮    系

有外齿的柔轮 2 和波发生器 H。与行星传动一样，在这三个构件中必须有一个是固定的，而其

余两个，一个为主动件，另一个为从动件。通常将波发生器作为主动件，而刚轮和柔轮之一为

从动件，另一个为固定件。 

                  
图 9-19  摆线针轮行星传动的基本原理                      图 9-20  谐波齿轮传动的示意图 

谐波齿轮传动的工作原理是：由于波发生器的长度比未变形的柔轮内圆直径大，当波发生

器装入柔轮内圆时，迫使柔轮产生弹性变形而呈椭圆状，于是椭圆形柔轮的长轴端附近的齿与

刚轮齿完全啮合，短轴端附近的齿与刚轮齿完全脱开，在柔轮其余各处，有的齿处于啮合状态，

有的齿处于啮出状态；当波发生器连续转动时，柔轮长短轴的位置不断变化，使柔轮的齿依次

进入啮合，然后再依次退出啮合，从而实现啮合传动。在传动过程中，柔轮产生的弹性变形波

近似于谐波，故称为谐波齿轮传动。 
谐波齿轮传动的啮合过程和行星齿轮传动类似，其传动比的计算按照周转轮系的计算方法

得到。 
当刚轮 1 固定、波发生器 H 主动、柔轮 2 从动时，其传动比可计算如下： 

H 2 H 2 H 2 1
21

1 H H H 2

1n n n n n zi
n n n n z
− −

= = = − =
− −

 

故                                H 2
H2

2 1 2

n zi
n z z

= = −
−

 

该式与渐开线少齿差行星传动的传动比计算式完全相同，主、从动件转向相反。 
当柔轮 2 固定、波发生器 H 主动、刚轮从动时，其传动比为 

H 1
H1

1 1 2

n zi
n z z

= =
−

 

此时，主从动件转向相同。 
按照波发生器上装的滚轮数不同，可有双波传动、三波传动等，而最常用的是双波传动。

谐波传动的齿数差应等于波数或波数的整数倍。 

习题与思考题 

9-1  定轴轮系与周转轮系的主要区别是什么？行星轮系和差动轮系有何区别？ 

9-2  定轴轮系中传动比大小应如何计算？怎样确定轮系输出轴的转向？ 

9-3  什么是惰轮？它有何用途？ 

9-4  什么是转化轮系？如何通过转化轮系计算周转轮系的传动比？ 
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9-5  如何区别转化轮系的转向和周转轮系的实际转向？ 

9-6  怎样求复合轮系的传动比？分解复合轮系的关键是什么？ 
9-7  在图示的轮系中，已知 1 15z = ， 2 23z = ， 2 15z′ = ， 3 31z = ， 3 15z′ = ， 4 33z = ， 4 2z′ = （右旋）， 5 60z = ，

5 20z′ = ， 4m = mm，若 1 500n =  r/min，求齿条 6 线速度 v 的大小和方向。 

9-8  在图示齿轮系中，已知 1 2 19z z= = ，z3´=26，z4=30， 4z ′ =20，z5=78，齿轮 1 与齿轮 3 同轴线，求齿

轮 3 的齿数及传动比 15i 。  

                 
题图 9-7                                        题图 9-8 

9-9  在图示的钟表传动示意图中，E 为擒纵轮，N 为发条盘，S、M 及 H 分别为秒针、分针和时针。设 1 72z = ，

2 12z = ， 3 64z = ， 4 8z = ， 5 60z = ， 6 8z = ， 7 60z = ， 8 6z = ， 9 8z = ， 10 24z = ， 11 6z = ， 12 24z = ，

求秒针与分针的传动比 SMi ，以及分针与时针的传动比 MHi 。 

9-10  在图示的差动齿轮系中，已知各轮齿数 1 15z = ， 2 25z = ， 2z 20′ = ， 3z 60= 。若 1 200 r/minn = ，

3 50 r/minn = ，且转向相同，试求行星架 H 的转速 Hn 。 

9-11  在图示复合轮系中，已知各轮的齿数， 1 2 5 20z z z′= = = ， 2 40z = ， 3 25z = ， 4 6 7 30z z z= = = ， 6 18z ′ = ，

试计算其传动比 i1Ⅱ。 

           
题图 9-9                        题图 9-10                      题图 9-11 



 

 
 
 
 
 
 
 
 
 

 

 
连接可分为可拆连接和不可拆连接两类。不损坏连接中的任意一个零件就可将被连接件拆

开的连接称为可拆连接。不可拆连接是指至少必须损坏连接中的某一部分才能拆开的连接。螺

纹连接是利用具有螺纹的零件构成的连接。它结构简单，装拆方便，工作可靠，并且大多数连

接零件已标准化，所以在机器和设备的各零部件间得到广泛应用。 
本章主要讨论螺栓连接的结构、设计和计算。重点内容为单个螺栓连接的强度计算、螺栓

组的受力分析，以及提高螺栓连接强度的措施，并且对螺旋传动进行简单介绍。 

10.1  螺纹连接的基本知识 

10.1.1  螺纹的类型与基本参数 

根据螺纹体母线的形状，螺纹可分为圆柱螺纹和圆锥螺纹。根据牙型，可分为三角形螺纹、

管螺纹、梯形螺纹、锯齿形螺纹和矩形螺纹，如图10-1所示。三角形螺纹主要用于连接，其余

则多用于传动。根据旋向，可分为左旋和右旋，如图10-2所示，机械中常用右旋螺纹。根据螺

旋线的数目，可分为单线螺纹和多线螺纹，连接螺纹常用单线螺纹。螺纹还有米制和英制之分，

我国除管螺纹外都采用米制螺纹。 

 
图 10-1  螺纹类型 
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              螺 纹 连 接 
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现以图 10-3所示的普通螺纹为例，介绍螺纹的主要参数。 
（1）大径 d、D  分别表示外、内螺纹的最大直径，在螺

纹标准中作为公称直径。 
（2）小径 d1、D1  分别表示外、内螺纹的最小直径。在

强度计算中常作为危险剖面的计算直径。 
（3）中径 d2、D2  分别表示外、内螺纹牙厚与牙槽宽度

相等处的假想圆柱体的直径。 
（4）螺距 P  相邻两个螺纹牙在中径线上同侧齿廓之间

的轴向距离。 
（5）导程 S  同一条螺旋线上相邻两个螺纹牙在中径线

上对应两点间的轴向距离。设螺纹线数为 n，则对于单线螺纹有 S = P；对于多线螺纹有 S = nP，
如图 10-2 所示。 

 
图 10-3  螺纹的主要几何参数 

（6）升角λ   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 10-3
可得 

                          
2 2

arctan arctanS nP
d d

λ
⎛ ⎞ ⎛ ⎞

= =⎜ ⎟ ⎜ ⎟π π⎝ ⎠ ⎝ ⎠
 (10-1) 

（7）牙型角α 、牙型斜角 β   在轴向剖面内，螺纹牙两侧边的夹角为牙型角α 。牙型侧边

与螺纹轴线的垂线之间的夹角为牙型斜角 β 。对称螺纹的牙型斜角 / 2β α= ，如图10-1所示。 

10.1.2  螺旋副受力分析、效率与自锁 

1．矩形螺纹 

图10-4所示的是螺母 1 和螺杆 2 组成的矩形螺旋副。由于螺杆 2 的螺纹可设想为由一个斜

面绕在圆柱体上形成的，所以螺母 1 和螺杆 2 的螺纹间相互关系可简化为滑块 1 沿斜面 2 的滑

动关系。  
设作用在螺母 1 上的轴向载荷 QF 和力矩T ，当螺纹拧紧（滑块等速上升）时驱动力 F 为 

Q tan( )F F λ ρ= +  (10-2) 

则拧紧螺母时所需的力矩为 

 
图 10-2  螺纹的旋向和线数 
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Q 2 tan( ) / 2T F d λ ρ= +  (10-3) 

转动螺母一圈的输入功为 1 2W T= π ，螺母上升一个导程的有效功为 2 QW F S= ，则螺旋副效

率为 
Q2

1

tan
2 tan( )
F SW

W T
λη

λ ρ
= = =

π +
 (10-4) 

                     
图 10-4  矩形螺旋副                              图 10-5  滑块等速上升力分析 

当螺母顺着力 QF 的方向等速向下运动时（对于螺纹连接来说，相当于拧松螺母），相当于

滑块沿着斜面等速下滑，则必须在螺旋的中径处施加一个阻力 F ′，如图10-6所示，阻力 F ′为 

                        Q tan( )F F λ ρ′ = −  (10-5) 

当螺母转动一周的输入功为 1 QW F S= ，输出功为 2 2W F d′= π 时，螺旋副的效率为 

                         2 2

1 Q

tan( )
tan

W F d
W F S

λ ρη
λ

′π −′ = = =  (10-6) 

由式(10.6)可知，若 λ ρ≤ ，则 0η≤ ，说明此时无论轴向载荷 QF 有多大，滑块（即螺母）

都不能沿斜面运动，这种现象称为自锁。 0η′ = 是临界的自锁状态。当 0η′ < 时，其值越小，自

锁性越强，这时需要有一个与图示反向的 F ′力来驱动，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) 

2．其他螺纹 

其他螺纹是指牙型斜角 β ≠ 0°的螺纹。在相同的轴向载荷 QF 的作用下，矩形螺纹的法向反

力 N QF F= ，而非矩形螺纹的法向反力 N Q / cosF F β′ = ，如图 10-7 所示，所以非矩形螺纹的螺旋

副中产生的摩擦力要比矩形螺纹的大1/ cosβ ，其摩擦力为 

f N Q v Q/ cosF fF fF f Fβ′ ′= = =  

式中， vf 为当量摩擦系数， v v/ cos tanf f β ρ= = ， vρ 为当量摩擦角， v varctan fρ = 。 



 198 机械设计基础     

                
图 10-6  滑块等速下降力分析                     图 10-7  矩形螺纹和非矩形螺纹的法向力 

把式(10-3)、式(10-4)和式(10-7)中的 f 、 ρ 分别用 vf 、 vρ 替代，则可得到非矩形螺纹副中

各力的关系、效率及自锁条件。 
螺纹力矩：                    Q 2 vtan( ) / 2T F d λ ρ= +  (10-8) 

螺旋副效率：                    
v

tan
tan( )

λη
λ ρ

=
+

 (10-9) 

螺旋副自锁条件：                   vλ ρ≤  (10-10) 

10.1.3  螺纹紧固件与螺纹连接基本类型 

1．螺纹紧固件 

螺纹紧固件的类型很多，如图 10-8 所示，在机械制造中常见的螺纹紧固件的结构形式和尺

寸都已经标准化，设计时可以根据有关标准选用。  

 
图 10-8  螺纹紧固件 

1）六角头螺栓 
普通六角头螺栓的种类很多，应用最广。精度分为Ａ、Ｂ、Ｃ三级，通用机械中多用Ｃ级。

螺杆部分可制出一段螺纹或全螺纹，螺纹有粗牙和细牙之分。 
2）双头螺柱 
螺柱两端都制有螺纹。两端螺纹可相同或不同。螺柱可带退刀槽或制成腰杆，也可制成全

螺纹的螺柱。 
3）螺钉 
螺钉头部形状有圆头、盘头、六角头、圆柱头和沉头等。头部起子槽有一字槽、十字槽和

内六角槽等形式。 
4）紧定螺钉 
紧定螺钉的末端形状有锥端、平端和圆柱端等。锥端适用于被紧定零件的表面硬度较低；

平端接触面积大，常用于顶紧硬度较大的平面场合；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。 
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5）自攻螺钉 
螺钉的头部形状有平头、盘头、半沉头、沉头等。头部起子槽有一字槽、十字槽等形状。

末端形状有锥端和平端两种，多用于连接金属薄板、轻合金或塑料零件。螺钉材料一般用渗碳

钢，热处理后表面硬度不低于 45HRC。 
6）六角螺母 
根据螺母厚度的不同，螺母分为标准螺母和薄型螺母两种。薄型螺母常用于受剪力的螺栓

上或空间尺寸受限制的场合。螺母的制造精度与螺栓相同，分为 A、B、C 三级，分别与相同

级别的螺栓配用。 
7）圆螺母 
圆螺母常与止动垫圈配用。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。圆螺母常作为滚动轴承的轴向固定用。 
8）垫圈 
垫圈常放置在螺母和被连接件之间，起保护支承表面等作用。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、普通和小四种规格。斜垫圈只

用于倾斜的支承面上。 

2．螺纹连接基本类型 

螺纹连接有四种基本类型：螺栓连接、双头螺柱连接、螺钉连接和紧定螺钉连接。 
1）螺栓连接 
螺栓连接常用于被连接件不太厚和便于加工通孔的场合。有普通螺栓连接和铰制孔螺栓连

接两种。 
如图 10-9(a)所示为普通螺栓连接，这种连接的特点是螺栓杆与被连接件普通螺纹连接上

的通孔之间留有间隙，故通孔加工精度低，结构简单，装拆方便，应用极广。图 10-9(b)所示

的是铰制孔螺栓连接，螺栓杆与孔之间采用基孔制过渡配合（H7/m6、H7/n6）。这种连接能精确

固定被连接件的相对位置，并能承受横向载荷，但对孔加工精度要求较高，包括尺寸精度和位

置精度。 

 
图 10-9  螺栓连接 

2）双头螺柱连接 
图 10-10(a)所示的是双头螺柱连接。这种连接用于被连接件之一较厚而不宜制成通孔，且

需要拆卸的场合。拆卸时，只需拧下螺母而不必从螺纹孔中拧出螺柱即可将被连接件分开。 

对于螺纹余留长度 l1， 

静载荷时，l1 ≥ (0.3～0.5)d； 

变载荷时，l1 ≥ 0.75d； 

冲击载荷或弯曲载荷时，l1 ≥ d。 

螺纹伸出长度 a = (0.2～0.3)d。 

螺栓轴线到边缘的距离 e = d + (3～6)mm。 

对于铰制孔螺栓连接，l1 ≤ a。 
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图 10-10  双头螺柱连接和螺钉连接 

3）螺钉连接 
图 10-10(b)所示的是螺钉连接。这种连接不需用螺母，适

用于一个被连接件较厚，不便钻成通孔，且受力不大，不需经

常拆卸的场合。 
4）紧定螺钉连接 
紧定螺钉连接是利用拧入零件螺纹孔中的螺钉末端顶住另

一个零件的表面[如图10-11(a)所示]，或者顶入相应的凹坑中[如
图 10-11(b)所示]，将零件固定，可以传递不大的载荷。 

10.2  螺纹连接的预紧与防松 

10.2.1  螺纹连接的预紧 

绝大多数螺纹连接在安装时必须拧紧（或称为预紧），从而使螺栓和被连接件在承受工作

载荷之前就受到力的作用，此力称为预紧力 F0，其目的在于增加连接的可靠性、紧密性和防松

能力。施加的预紧力要适当，若过小，则连接不可靠；若过大，则有可能拧断螺栓。 
预紧时，施加在扳手上的力矩为 T，用于克服螺纹副的摩擦阻力矩 T1 和螺母与被连接件支

承面间的摩擦阻力矩 T2，如图 10-12 所示。 

 
图 10-12  螺旋副的拧紧力矩 

拧紧时扳手力矩 T 为 
0 2

1 2 vtan( )
2

F dT T T λ ϕ= + = + + 1 0
c 0 4

D df F +⎛ ⎞
⎜ ⎟
⎝ ⎠

 (10-11) 

式中，F0 为预紧力，单位为 N；d2 为螺纹中径，单位为 mm；λ为螺纹升角； vϕ 为当量摩擦角；

fc为螺母与被连接件支承面间的摩擦系数。 

对于座端拧入深度 H，当螺栓材料为： 

钢或青铜时，H ≈ d； 

铸铁时，H = (1.25～2.5)d； 

铝合金时，H = (1.5～2)d。 

螺孔深度 H1 = h + (2～2.5)P。 

钻孔深度 H2 = H1 + (0.5～1)d。 

l1、a、e 值同图 10-9。 

 
图 10-11  紧定螺钉连接 



 201     第 10 章  螺 纹 连 接

对于 M10～M68 的钢制普通粗牙螺纹，无润滑时，取 fv = tan vϕ = 0.15，则式(10-11)可简

化为 
                             00.2T F d≈  (10-12) 

式中，F0 为预紧力，单位为 N；d 为螺纹大径，单位为 mm。 
拧紧力矩 T 根据要求决定。一般规定拧紧后不超过纹连接件材料屈服极限 sσ 的 80％。 
对于一般的螺纹连接，预紧力的大小可用普通扳手凭经验控制；对于重要的螺纹连接，可

用测力矩扳手（如图10-13所示）或定力矩扳手（如图10-14所示）来控制。如果无控制拧紧力

矩的措施，不宜采用小于 M12 的螺栓。 

                
图 10-13  测力矩扳手                                 图 10-14  定力矩扳手 

采用测力矩扳手或定力矩扳手控制预紧力的方法，操作简便，

但准确性较差（因拧紧力矩受摩擦系数波动的影响较大）。所以，

可采用测定螺栓长度的伸长量的方法来控制预紧力，如图 10-15 所

示。所需伸长量可根据预紧力规定值计算。 

10.2.2  螺纹连接的防松 

连接用的三角形螺纹都满足自锁条件。在静载荷和工作温度变

化不大时不会自动松脱，但是在冲击、振动和变载荷的作用下，或

当温度变化较大时，仍有可能出现松脱的现象。因此，设计时必须

考虑防松问题。 
螺纹连接防松的根本问题在于防止螺纹副的相对转动。防松的方法很多，现将几种常用的

方法列于表 10-1 中。 

表 10-1  常用的防松方法 

防松原理 防松方法及特点 

   

弹簧垫圈 对顶螺母 弹性锁紧螺母 

利 用 摩 擦 防

松：采用各种结

构措施使螺旋副

中的摩擦力不随

连接的外载荷波

动而变化，保持

较大的防松摩擦

力矩 

弹簧垫圈的材料为高强度锰

钢，装配后弹簧垫圈被压平，其

反弹力使螺纹间保持压紧力和

摩擦力，且垫圈切口处尖角也能

阻止螺母转动松脱。结构简单，

使用方便但垫圈弹力不均，不够

可靠，多用于不甚重要的连接 

利用两个螺母对顶拧紧，螺栓旋

合段承受拉力而螺母受压，从而使

螺纹间始终保持相当大的正压力

和摩擦力。结构简单，可用于低速

重载场合。但螺栓和螺纹部分均需

要加长，不够经济，且增加了外廓

尺寸和重量 

在螺母的上部做成有槽的弹性

结构，装配前这一部分的内螺纹尺

寸略小于螺栓的外螺纹。装配时利

用弹性，使螺母稍有扩张，螺纹之

间得到紧密的配合，保持经常的表

面摩擦力。结构简单，防松可靠，

可多次装拆而不降低防松性能 

 
图 10-15  螺纹伸长量的测量 
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（续表） 

防松原理 防松方法及特点 

 
 

 

开口销与开槽螺母 止动垫圈 串联钢丝 

机械方法防松：

利用便于更换的

金属元件约束螺

旋副，使之不能相

对转动 

开槽螺母旋紧后，将开口销穿

过螺母上的径向槽和螺栓末端

的孔，从而把螺母与螺栓固连在

一起。防松可靠，可用于承受冲

击或载荷变化较大的连接 

止动垫圈的形式很多，如上图所示

是将止动垫圈的一边向上弯并紧贴

在螺母的侧面上，另一边向下弯并贴

在被连接件的侧壁上，从而避免螺母

转动而松脱。防松可靠，但只能用

于连接部分可容纳弯耳的场合 

将钢丝依次穿过相邻螺栓钉头的

横孔，两端拉紧打结。由于钢丝的穿

连方向使得螺栓的松脱与钢丝拉紧

方向相一致，致使连接不能松动。防

松效果较好，但安装较费工时，可用

于螺钉数目不多且排列较密的连接 

  

 

侧面焊死 端面冲点 黏合法 

破坏螺旋副关系

防松：拧紧连接之

后，用点焊、点冲

或在螺栓旋合部分

涂黏结剂的办法把

螺旋副转变为非运

动副，而排除相对

转动可能 

防松效果良好，但属于不可拆的防松方法 

10.3  螺栓连接的强度计算 

对于螺栓连接的各种工作情况，其中对每一个具体的螺栓而言，所受的载荷形式不外乎是

受轴向力或受横向力。在轴向力（包括预紧力）的作用下，其主要失效形式为螺栓杆发生拉断，

其设计准则为螺栓的抗拉强度；在横向力的作用下，当采用铰制孔螺栓连接时，其主要失效形

式为螺栓杆和孔壁间发生压溃或螺栓杆被剪断，其设计准则为连接的挤压强度或螺栓的剪切强

度。螺栓的其他各部分（螺纹牙、螺栓头、光杆）尺寸和螺母、垫圈的结构尺寸是根据等强度

原则及使用经验规定的。采用标准件时，这些部分都不需要进行强度计算。所以，螺栓连接的

强度计算主要是确定螺纹的小径 d1，然后按照标准选定螺纹公称直径（大径）d 等。 
本节关于螺栓连接的强度计算方法，对双头螺柱连接及螺钉连接也同样适用。 



 203     第 10 章  螺 纹 连 接

10.3.1  松螺栓连接 

这种连接在承受工作载荷以前螺栓不旋紧，如图 10-16 所示的起重

吊钩尾部的松螺栓连接。螺栓工作时受轴向力 F 作用，其强度条件为 

                 F
A

σ = = 2
1 / 4
F

dπ
≤[ ]σ                  (10-13) 

式中，d1 为螺栓危险截面的直径（即螺纹的小径），单位为 mm； [ ]σ 为

松连接螺栓的许用拉应力，单位为 MPa，可查表 10-3。 
由上式可得设计公式为 

                      1d ≥
4
[ ]
F
σπ

                      (10-14) 

计算得出 d1 值后，再从有关设计手册中查得螺纹的公称直径 d。 

10.3.2  紧螺栓连接 

装配时将螺母预先拧紧，各连接件在未受工作载荷之前就承受预紧力，这种连接称为紧螺

栓连接。 

1．只受预紧力的紧螺栓连接 

螺栓拧紧后，其螺纹部分不仅受因预紧力 F0 的作用而产生的拉伸应力，还受因螺纹摩擦力

矩 T1 的作用而产生的扭转剪应力 τ，使螺栓螺纹部分处于拉伸与扭转的复合应力状态。 
螺栓危险截面上的拉伸应力为 

σ = 0
2

1 / 4
F

dπ
 

螺栓危险截面上的扭转剪应力为 
1

T

T
W

τ = = 0 v 2
3
1

tan( ) / 2
/16

F d
d
λ ϕ+
π

 

对于常用的单线普通螺栓（一般为 M10～M68），取 fv= tanϕv=0.15，经简化处理得 0.5τ σ= 。

根据第四强度理论，可求出当量应力为 

eσ = 2 23σ τ+ = 2 23 0.5σ σ+（ ） =1.3σ  

由上可见，紧螺栓连接的强度也可按纯拉伸强度计算，但考虑螺纹摩擦力矩 T1 的影响，需

要将预紧力 F0 增大 30％。 
因此，螺栓螺纹部分的强度条件为 

                             0
2
1

1.3 [ ]
/ 4

F
d

σ
π

≤  (10-15) 

式中，[ ]σ 为紧螺栓连接螺栓的许用应力，单位为 MPa，可查表 10-3。 

2．承受横向外载荷的紧螺栓连接  

图 10-17 所示的是普通螺栓连接，被连接件承受垂直于螺栓轴线的横向载荷 FR。由于处于

拧紧状态，螺栓受预紧力的作用，被连接件受到压力，在接合面之间就产生摩擦力 F0f（f 为接

合面间的摩擦系数）。若满足不滑动条件 

 
图 10-16  松螺栓连接 
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0 RF f F≥  

则连接不发生滑移。考虑连接的可靠性及结合面的数目，则上式可改成 

0 f RF fm K F≥  

f R
0

K FF
fm

≥  (10-16) 

式中，FR 为横向载荷，单位为 N；f 为结合面的摩擦系数；m 为结合面的数目；Kf 为可靠性系

数，一般取 Kf =1.1～1.3。 
求出 F0 后即可按式(10-15)进行强度计算。 
从式(10-16)可知，当 f = 0.15，Kf = 1.2，m = 1 时，F0 ≥ 8FR，即预紧力应为横向载荷的 8

倍，这样将使螺栓的结构尺寸增大，而且仅靠摩擦力承载也不可靠。 
因此，除可采用铰制孔用螺栓承受横向载荷外，还可在普通螺栓连接结构中加装销、套筒

或键等减载装置来承担横向工作载荷，如图 10-18 所示。由于此时螺栓只起连接作用，因此，

预紧力不必很大。 

        
图 10-17  受横向外载荷的普通螺栓连接                        图 10-18  减载装置 

3．承受轴向静载荷的紧螺栓连接 

这种形式的螺栓连接应用最广。例如，图 10-19 所示的气缸盖与缸体的螺栓连接，设缸内

气压为 p，螺栓数为 Z ，则每个螺栓承受的平均轴向工作载荷为
2 / (4 )F p D Z= π 。在缸体内具有工作介质之前，每个螺栓都已按

规定的预紧力 F0 拧紧。 
下面就以图 10-19 所示的螺栓连接为例，取其中一个螺栓连

接来进行分析其受力与变形情况。首先，假定所有零件在受力时

都服从胡克定律，零件中应力没有超过比例极限。图10-20(a)所示

的是螺母未拧紧、螺栓与被连接件均未受力的情况。图 10-20(b)
所示的是螺栓拧紧后，在受预紧力 F0 作用下，螺栓伸长了 1δ ，被

连接件压缩变形了 2δ ，且 1 2δ δ≠ 。图10-20(c)所示的是连接承受轴

向工作载荷 F 时，螺栓继续受拉伸，其发生的变形增量为 1δΔ ，

总伸长量为 1 1δ δ+ Δ ，相应的拉力就是螺栓的总拉伸载荷 FΣ ；同时，被连接件则随螺栓的伸长

而弹回，其压缩变形量减小了 2δΔ ，总压缩变形量为 2 2δ δ− Δ ，相应的压力就是残余预紧力 0F ′。
按罗双变形协调条件可得 1 2δ δ δΔ = Δ = Δ 。显然，这时螺栓承受的总拉力 FΣ 应为残余预紧力 0F ′

与工作载荷 F 之和，即 
0F F FΣ ′= +  (10-17) 

 
图 10-19  气缸盖螺栓连接 
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上述受力和变形关系可用图 10-21 所示的线图表示，若零件的变形在弹性范围内，则图 10-21(a)
和图 10-21(b)分别表示螺栓和被连接件的受力与变形的关系，图10-21(c)表示螺栓连接在受到轴

向载荷后，螺栓和被连接件的受力与变形的关系。图 10-21 中，螺栓的刚度 k1= 0 1 1/ tanF δ α= ，

被连接件的刚度 2 0 2 2/ tank F δ α= = 。 

 
图 10-20  螺栓和连接件的受力和变形 

 
图 10-21  载荷-变形线图 

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

0F ′应大于零。当工作载荷 F 稳定时，取 0F ′ = (0.2～0.6)F；当工作载荷 F 不稳定时，取 0F ′= (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 0F ′ = (1.5～1.8)F。 

一般可先根据连接的工作要求选定残余预紧力 0F ′，然后根据式(10-17)求出螺栓受的总拉伸

载荷 FΣ ，同时考虑到可能需要补充拧紧（最好不要）及扭转剪应力的作用，以及应力集中。为

了安全起见，可按式(10-15)的强度条件进行计算，则 

                               2
1

1.3
/ 4

F
d

σ Σ=
π

 (10-18) 

设计公式为 

                           
[ ]1

4 1.3Fd
σ

Σ×
π

≥  (10-19) 

式中，各符号的含义如前所述。 
由图 10-21 可知 

1 1 1 1

2 1 2 2

F F k k
F F F k k

δ
δ

Δ Δ Δ
= = =

Δ − Δ Δ
 

1
1

1 2

kF F
k k

Δ =
+
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螺栓总的拉伸载荷 FΣ 也可表示为 

                         1
0 1 0

1 2

kF F F F F
k kΣ = + Δ = +
+

 (10-20) 

为了保证连接在承受轴向载荷后仍保持所要求的残余预紧力 0F ′，需要加的预紧力 F0 为 

                        1
0 0 2 0

1 2

1 kF F F F F
k k

⎛ ⎞
′ ′= + Δ = + −⎜ ⎟+⎝ ⎠

 (10-21) 

k1/(k1+k2)称为螺栓的相对刚度系数。当 k2 k1 时， 0F FΣ ≈ ；当 k2 k1 时， 0F FΣ ≈ +F。由

此可见，当连接的载荷很大时，不宜采用刚性很小的垫片。 
相对刚度系数与螺栓和被连接件的材料、尺寸、结构及连接中垫片的性质有关。当被连接

件为钢铁时，其值可根据垫片的材料选取：金属垫片或无垫片时取 0.2～0.3；皮革垫片时取 0.7；
铜皮石棉垫片时取 0.8；橡胶垫片时取 0.9。 

若螺栓轴向工作载荷在 0～F 之间周期性变化，则螺栓所受的总拉伸载荷应在 F0～ FΣ 之

间周期性变化。其粗略计算时的强度条件仍为式(10-18)、式(10-19)，所不同的是许用应力应

按表 10-3 和表 10-4 中的变载荷查取。 

10.3.3  铰制孔螺栓连接 

如图 10-22 所示的铰制孔螺栓连接，在横向载荷 FR 的作用下，螺栓杆在连接的结合面处受

剪切作用，螺栓杆与被连接件孔壁相互挤压，所以，应分别按挤压及剪切强度条件进行计算。

螺栓杆的剪切强度条件为 

  τ = R
2
s

[ ]
/ 4

F
m d

τ
π

≤            (10-22) 

螺栓杆与孔壁间的挤压强度条件为 

R
p p

s

[ ]F
d

σ σ
δ

= ≤            (10-23) 

式中，FR 为横向载荷，单位为 N；ds 为螺栓杆直径，

单位为 mm；m 为螺栓受剪面的数目；δ为螺栓杆与孔

壁接触面的最小长度，单位为 mm；[ ]τ 为螺栓材料的许用剪切应力； p[ ]σ 为螺栓与孔壁中较弱

材料的许用挤压应力。[ ]τ 、 p[ ]σ 可查表 10-3。 

10.3.4  螺纹连接件的材料与许用应力 

1．螺纹连接件的材料 

一般条件下工作的螺纹连接件的常用材料为低碳钢和中碳钢，如 Q215、Q235、15 号钢、

35 号钢和 45 号钢等；受振动和变载荷作用的螺纹连接件可采用合金钢，如 15Cr、40Cr、30CrMnSi
和 15CrVB 等；对于有防腐、防磁、导电和耐高温等特殊用途的螺纹连接件，可采用 1Cr13、
2Cr13、CrNi2、1Cr18Ni9Ti 和黄铜 H62、H62 防磁、HPb62、HPb62 防磁及铝合金 2B11（原 LY8）、
2A10（原 LY10）等。 

国家标准规定螺纹连接件按材料的机械性能分出等级，螺栓有 3.6、4.6、4.8、5.6、5.8、

 
图 10-22  受横向外载荷的铰制孔螺栓连接 
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6.8、8.8、9.8、10.9、12.9 级等，在小数点之前的数，是材料公称抗拉强度极限 bσ 的 1/100；在

小数点之后的数，是材料公称屈服极限 sσ 或 0.2σ 与公称抗拉强度极限 bσ 的比值（称为屈强比）

的 10 倍。 
螺母材料的性能等级有 4、5、6、8、9、10、12 级等。标准又规定螺母材料的强度不得低

于与之相配的螺栓材料强度，即选择螺母材料性能等级，必须大于或等于螺栓材料性能等级中

在“·”之前的数，这样，才能保证连接的承载能力可达到螺栓或螺钉的最低屈服极限，而不致

发生螺母脱扣。 
普通垫圈的材料，推荐采用 Q235、15 号钢、35 号钢；弹簧垫圈用 65Mn 制造，并经热处

理和表面处理。螺栓常用材料的力学性能可查表 10-2。 

表 10-2  螺栓的材料及其力学性能 

钢号 抗拉强度 bσ  屈服点 sσ  

10 
Q215A 
Q235A 
35 
45 
40Cr 

340～420 
335～410 
375～460 
540 
650 
750～1000 

210 
215 
235 
320 
360 
650～900 

2．螺纹连接件的许用应力 

螺纹连接件的许用应力与载荷性质（静、变载荷）、装配情况（松连接或紧连接），以及螺

纹连接件的材料、结构尺寸等因素有关。 
螺纹连接件的许用拉应力和安全系数可查表 10-3 和表 10-4。 

表 10-3  螺栓连接的许用应力 

连接类型及载荷性质 许用应力 

松螺栓连接 [ ] s

1.2 1.7
σ

σ =
∼

 

受拉螺栓连接 
紧螺栓连接 

[ ] s

S
σ

σ =  

控制预紧力时，S = 1.2～1.5 
不控制预紧力时，S 查表 7.5 

静载荷 

[ ] s

2.5
σ

τ =  

被连接件为钢时； [ ] s
P 1.25

σ
σ =  

被连接件为铸铁时； [ ] b
P 2 2.5

σ
σ =

∼
 受剪螺栓连接 

变载荷 
[ ] s

3.5 5
σ

τ =
∼

 

[ ]Pσ 为按静载荷时的 [ ]Pσ 值降低 20％～30％ 

表 10-4   紧螺栓连接的安全系数 S（不控制预紧力时） 

材料 静载荷 变载荷 

M6～M16 M16～M30 M30～M60 M6～M16 M16～M30 
碳素钢 
合金钢 4～3 

5～4 
3～2 

4～2.5 
2～1.3 

2.5 
10～6.5 
7.5～5 

6.5 
5 
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10.3.5  螺栓组连接的设计计算实例 

【例 10-1】  如图10-23所示的凸缘联轴器用 8 个普通螺栓连接成一体。已知螺栓分布圆直径

200 mmD = ，联轴器传递的转矩 1.2 kN mT = ⋅ ，接合面的摩擦系数 0.15f = ，螺栓材料为 35 号钢，

试确定螺栓直径。 

 
图 10-23  凸缘联轴器中的螺栓连接 

解： 
作用于联轴器上的转矩T 通过螺栓连接传递，因此连接受到与螺栓轴线垂直并且与直径 D

相切的圆周力，总的圆周力 t 2 /F T D= ，由于各螺栓受力情况相同，故每个螺栓在连接处受到

的横向载荷为 R t / 8F F= 。 
（1）每个螺栓在连接处受到的横向载荷 RF 为 

t
R

1.2 1.5 kN
8 4 4 0.2
F TF

D
= = = =

×
 

（2）每个螺栓受到的预紧力 0F 为 
螺栓接合面数 1m = ，可靠性系数 Kf取 1.2，即 

f
0

1.2 1.5 12 kN
0.15 1

RK FF
fm

×
= =

×
≥  

（3）确定螺栓材料的许用应力[ ]σ 。 
螺栓材料为 35 号钢，查表 10-2，其 s 320 MPaσ = ，若不控制预紧力，则螺栓的许用应力

与直径有关。假定螺栓直径为16 mm ，查表 10-4，安全系数 3S = ，许用应力 [ ] s / Sσ σ= =  

320 / 3 106.7 MPa= 。 
（4）确定螺栓直径。 
由式(10-15)得 

[ ]
3

0
1

4 1.3 4 1.3 12 10 13.64 mm
106.7

Fd
σ

× × × ×
= ≈

π π
≥  

查螺纹标准 GB 196—1981， 16 mmd = 的粗牙普通螺纹，其小径 1 13.835 mmd = ，大于计算

值，与原假定相符，故选用M16的螺栓。 
【例 10-2】  如图 10-19 所示的气缸，缸体内气体压强 0.8 MPap = ，气缸内径 280 mmD = ，

气缸盖用 12 只 5.6 级的螺栓连接，要求紧密连接，气体不得泄漏，试确定螺栓直径。 
解： 
由题意可知，这是一个普通螺栓连接。由于缸体内压力的合力作用于螺栓组的对称中心上，

故属于受轴向载荷的螺栓组连接。  
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（1）确定每个螺栓的轴向工作载荷 F 。 
根据题意，螺栓为同时承受预紧力 0F 和工作拉力 F 的紧螺栓连接，合力 FΣ 通过螺栓组形

心，则每个螺栓所受的轴向工作载荷为  
2 2

Q 280 0.8 4105 N
4 4 12

F D pF
z z

π π× ×
= = = =

×
 

（2）确定每个螺栓的总载荷 FΣ
。 

因气缸有密封要求，取残余预紧力为 0 1.8 1.8 4105 7389 NF F′ = = × = ，由式(10-17)得 

0 4105 7389 11 494 NF F FΣ ′= + = + =  

（3）确定螺栓材料的许用应力[ ]σ 。 
因螺栓材料的性能等级为 5.6 级，所以屈服极限 s 500 0.6 300 MPaσ = × = ，若不控制预紧力，

则螺栓的许用应力与直径有关。假设螺栓的直径为 M16，查表 10-4，取安全系数 3，则

s[ ] / 300 / 3 100 MPaSσ σ= = = 。 
（4）确定螺栓直径。 
由式(10-19)得 

1
4 1.3 4 1.3 11494 13.793 mm

[ ] 100
Fd

σ
Σ× × ×
= =

π π×
≥  

查螺纹标准 GB 196—1981， 16 mmd = 的粗牙普通螺纹，其小径 1 13.835 mmd = ，大于计算

值，故取 M16 螺栓，与试选参数相符合，合适。 

10.4  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。影响螺栓强度的因素很多，主要有螺纹牙间的载

荷分配、应力变化幅度、应力集中和附加应力等。下面来分析这些因素，并以受拉螺栓连接为

例提出改进措施。 
1．改善螺纹牙间的载荷分配 

由于普通螺栓和螺母的刚度及变形性质不一样，因此各牙受力也不一样，螺母支承面上

第 1 圈所受的力约为总载荷的 1/3，以后各圈递减。实验证明：到第 8～10 圈以后，螺纹几乎

不受载荷。为了改善各牙受力分布不均的情况，可采用下述方法。 
（1）悬置螺母  图 10-24(a)所示，使螺母的旋合部分与螺栓均受拉，从而减小两者的螺距

变化差，使螺牙上的载荷分布趋于均匀，可提高螺栓疲劳强度达 40％。 

 
图 10-24  均载螺母结构 
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（2）内斜螺母  如图 10-24(b)所示，螺母内斜 10°～15°，可减小原受力大的螺纹牙的刚

度，从而把力分流到原受力小的螺纹牙上，使其螺纹牙间的载荷分配趋于均匀。 
（3）环槽螺母  如图 10-24(c)所示，其作用与悬置螺母类似。 
以上特殊构造的螺母制造工艺复杂，成本较高，仅限于重要连接时使用。 

2．减小螺栓的应力变化幅度 

对于受轴向变载荷的紧螺栓连接，应力变化幅度是影响其疲劳强度的重要因素。应力变化

幅度越小，疲劳强度越高。减小螺栓的刚度 k1（如图 10-25 所示）或增大被连接件的刚度 k2，

均能使应力变化幅度减小。    

 
图 10-25  减小螺栓刚度 

减小螺栓刚度的办法有：适当增大螺栓长度，减小螺栓光杆直径，如图 10-26 所示。也可

在螺母下装弹性元件，以减小螺栓刚度，如图 10-27 所示。 
要增大被连接件的刚度，除了从被连接件的结构和尺寸考虑外，还可以采用刚度较大的金

属垫片或不设垫片。对于有紧密性要求的气缸螺栓连接，从提高疲劳强度考虑，采用图 10-28(b)
所示的 O 形密封圈比采用图 10-28(a)所示的软垫片好。 

           
图 10-26  减小螺栓刚度的措施  图 10-27  螺母下安装弹性元件         图 10-28  软垫片和密封环密封 

如果同时采用上述两种方法，则减小应力变化幅度的效果会更好。 

3．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（如图 10-29 所示），螺纹收尾处用退刀槽等，可减小

应力集中，提高螺栓的疲劳强度。 

4．避免附加应力 

由于制造和装配或设计不当，螺栓承受偏心载荷，使螺栓受到附加的弯曲应力，避免的具

体措施如图 10-30、图 10-31 所示。 
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图 10-29  减小螺栓应力集中的方法 

             
图 10-30  凸台和沉头座的应用                     图 10-31  斜面垫圈和球面垫圈的应用 

10.5  螺旋传动简介 

螺旋传动是利用螺杆和螺母组成螺旋副来实现传动要求的。它主要用于将回转运动转变为

直线运动，同时传递运动和动力。 
根据螺杆和螺母的相对运动关系，螺旋运动的常用运动形式主要有以下两种：如图10-32(a)

所示，螺杆转动、螺母移动，多用于机床的进给机构中；如图 10-32(b)所示，螺母固定、螺杆

转动并移动，多用于螺旋起重器或螺旋压力机中。       

 
图 10-32  螺旋传动的运动形式 

螺旋传动按其用途可分为以下三种类型。 
（1）传力螺旋  以传递动力为主，要求以较小的转矩产生较大的轴向力。这种螺旋传动一

般为间歇性工作，工作速度不高，并且要求具有自锁性，广泛应用于各种起重或加压装置中，

如图 10-33(a)所示的螺旋千斤顶。 
（2）传动螺旋  以传递运动为主，要求具有较高的传动精度，有时也承受较大的轴向力。

一般需要在较长时间内连续工作，且工作速度较高，如机床刀架进给机构中的螺旋，如图 10-33(b)
所示。 
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（3）调整螺旋  以调整并固定零件或部件之间的相对位置。调整螺旋不经常转动，一般在空

载下进行调整，如机床、仪器及测试装置中微调机构的螺旋，图 10-33(c)所示量具的测量螺旋。 

 
图 10-33  螺旋机构 

螺旋传动按其螺旋副的摩擦性质不同，又可分为以下三大类。 
（1）滑动螺旋  螺杆和螺母做相对运动时，螺旋副中产生滑动摩擦。滑动螺旋结构简单，

便于制造，易于自锁，但传动效率较低，磨损快。 
（2）滚动螺旋  其结构特点是在螺杆和螺母之间设有封闭循环滚道，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，如图 10-34 所示。 
（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。这种螺旋摩擦损失小，

传动效率高，可达 99％，工作寿命长，抗振性能好，但结构复杂，需要一套供油装置，仅用于

高效率或特殊要求的场合。 

 
图 10-34  滚动螺旋传动 

习题与思考题 

10-1  常用螺纹有哪几种？各用于什么场合？对连接螺纹和传动螺纹的要求有何不同？ 

10-2  螺纹的主要参数有哪些？螺距和导程有何不同？ 

10-3  连接螺纹都具有自锁性，为什么有时还需要防松装置？试各举出两个机械防松和摩擦防松的例子。 

10-4  普通螺栓连接和铰制孔螺栓连接的主要失效形式是什么？计算准则是什么？ 

10-5  计算普通螺栓连接时，为什么只考虑螺栓危险截面的拉伸强度，而不考虑螺栓头、螺母和螺纹牙的

强度？ 

10-6  松螺栓连接与紧螺栓连接的区别何在？它们的强度计算有何区别？ 

10-7  在进行紧螺栓连接的强度计算时，为什么要将螺栓拉力增加 30％？ 
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10-8  螺栓的性能等级为 8.8 级，与它相配的螺母的性能等级应为多少？性能等级数字代号的含义是什么？ 

10-9  起重滑轮松螺栓连接如图 10-16 所示。已知作用在螺栓上的工作载荷 F = 50 kN，螺栓材料为 Q235，

试确定螺栓的直径。    
10-10  题图 10-10 所示的是一个受横向载荷的螺栓连接，其 60 kNRF Σ = ，螺栓性能等级为 6.8 级，结合

面的摩擦系数 0.15f = ，试确定螺栓直径。 

10-11  有一个压力容器，已知容器内径 D = 200 mm，气体压力 p = 1.5 MPa 容器盖用 12 只普通螺栓连接，

螺栓材料为 35 号钢，要求紧密连接，不得泄漏。试确定螺栓直径和螺栓分布圆直径（参考图 10-19）。 

10-12  题图 10-12所示的凸缘联轴器（GB/T 5843—1986）的型号为YLD10，允许传递的最大转矩T = 630 N·m，

两个半联轴器采用 4 个 M12 的铰制孔螺栓连接，螺栓规格为 M12×60（GB/T 27—1988），螺栓

性能等级为 8.8 级，螺栓杆与联轴器孔壁接触的最小距离 lmin = 15 mm，联轴器材料为 HT200，试

校核其强度。 

                
题图 10-10                                           题图 10-12 



 

 
 
 
 
 
 
 
 
 

  

11.1  概述 

轴是组成机器的主要零件之一，主要功用是用于支承转动的带毂零件(如齿轮、带轮等)并传

递运动和动力，同时它又被滑动轴承或滚动轴承所支承。它是机械传动中必不可少的重要零件。 

11.1.1  轴的功用、分类及组成 

1．轴的功用 

轴在机器中的功用可概括为两个方面：① 支承轴上零件并使其具有确定的位置；② 传递

运动和动力。例如，表 11-1 中所示的转轴，其上支承着齿轮、套筒、联轴器（安装于轴伸处，

图中未示出）等零件，轴本身又靠一对轴承支承，各零件间有确定的相对位置。运动和动力由

齿轮输入，经联轴器传递给下一级装置（一般为工作机）的输入轴。 

2．轴的分类 

根据轴线形状的不同，轴可分为直轴（如图 11-1 所示）、曲轴（如图 11-2 所示）和挠性钢

丝软轴（简称挠性轴，如图 11-3 所示）。 

 
图 11-1  直轴 
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              轴与轴毂连接 
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图 11-2  曲轴                                    图 11-3  挠性钢丝软轴 

曲轴主要用于做往复运动的机械中，如内燃机、空压机等使用的曲轴。 
挠性钢丝软轴由几层紧贴在一起的钢丝层构成，可以把转矩和旋转运动灵活地传到任何位

置，常用于振捣器等设备中。 
直轴应用最为广泛，根据外形又可分为直径无变化的光轴[如图 11-1(a)所示]和直径有变化

的阶梯轴[如图 11-1(b)所示]。光轴形状简单，加工方便，应力集中源少，但轴上零件不易定位

和装配；阶梯轴与光轴正好相反。直轴通常都制成实心的，但有时由于结构上的需要或为了减

小轴的质量，将其制成空心的[如图 11-1(c)所示]。 
根据承载情况的不同，轴可分为转轴（如图 11-4 所示）、心轴（如图 11-5 所示）和传动轴

（如图11-6所示）三类。转轴既传递转矩又承受弯矩，在各类机器中最为常见；传动轴只传递转

矩而不承受弯矩或承受很小的弯矩，如汽车的传动轴；心轴则只承受弯矩而不传递转矩。心轴

又可分为固定心轴（如自行车的前轴）和转动心轴（如火车车厢轮轴）。 

                     
图 11-4  转轴                                            图 11-5  心轴 

 
图 11-6  传动轴 

此三类轴的承载情况及特点见表 11-1。 

3．轴的组成 

轴主要由轴颈、轴头、轴身三部分组成（如表 11-1 中转轴的示意图所示）。轴上被支承的
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部位称为轴颈；与齿轮、联轴器等配合的部位称为轴头，外伸的轴头又称为轴伸；连接轴颈和

轴头的部分称为轴身。轴上截面尺寸变化的部位称为轴肩或轴环，通常用于轴上相关零件的轴

向定位与固定。 

表 11-1  转轴、传动轴和心轴的承载情况及特点 

种类 举例 特点 

转轴 

 

既承受弯矩又承受转矩，是机器中最常用的一种轴。剖

面上受弯曲应力和扭转切应力的复合作用 

传动轴 
主要承受转矩，不承受弯矩或承受很小的弯矩，仅起传

递动力的作用 

转动心轴 

 

只承受弯矩，不承受转矩，起支承作用。转动心轴的剖

面上受变应力作用 

固定心轴 

 

只承受弯矩，不承受转矩，起支承作用。固定心轴的剖

面上受静应力作用 

11.1.2  轴的主要设计内容和设计要求 

轴的设计包括结构设计和工作能力计算两个方面的内容。合理的结构和足够的强度是轴的

设计必须满足的基本要求。 
轴的结构设计是根据轴上零件的安装、定位及轴的制造工艺等方面的要求，合理地确定轴

的结构形式和尺寸。如果轴的结构设计不合理，则会影响轴的加工和装配工艺，增加制造成本，

甚至影响轴的强度和刚度。因此，轴的结构设计是轴的设计中的重要内容。 
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轴的工作能力计算包括轴的强度、刚度和振动稳定性等方面的计算。足够的强度是轴的承

载能力的基本保证，若轴的强度不足，则会发生塑性变形或断裂失效，使其不能正常工作。对

某些旋转精度要求较高的轴或受力较大的细长轴，如机床主轴、电机轴等，还需要保证足够的

刚度，以防止工作时产生过大的弹性变形；对一些高速旋转的轴，如高速磨床主轴、汽轮机主

轴等，则要考虑振动稳定性问题，以防止共振的发生。 

11.1.3  轴的设计步骤 

通常，轴的设计步骤包括： 
（1）按工作要求合理选择轴的材料和热处理方法； 
（2）轴的结构设计； 
（3）轴的强度的校核计算； 
（4）必要时进行轴的刚度或振动稳定性等的校核计算； 
（5）绘制轴的零件工作图。 
轴的设计过程中，还应注意轴的设计与轴上有关零件设计间的联系和影响，往往必须结合进行。 

11.2  轴的材料及选择 

轴的常用材料是碳素钢、合金钢及球墨铸铁。 
钢轴毛坯多数用轧制圆钢或锻件，也有的直接用圆钢。 
碳钢比合金钢价廉，对应力集中的敏感性低，经热处理或化学处理可得到较高的综合力学

性能（尤其在耐磨性和抗疲劳强度两个方面），应用最多。常用的碳钢有 35、40、45 和 50 等优

质中碳钢，其中 45 号钢应用最广，通常进行正火或调质处理，一般作为比较重要或承载较大的

轴。对于不重要或承载较小的轴，也可采用 Q235、Q275 等普通碳素钢。 
合金钢比碳素钢具有更高的力学性能和更好的热处理性能，常用于承载很大而重量、尺寸

受限或有较高耐磨性、防腐性要求的重要的轴，以及处于高温或低温条件下工作的轴。例如，

采用滑动轴承支承的高速轴，常用 20Cr、20CrMnTi 等低碳合金钢，经渗碳淬火后可提高轴颈

耐磨性；汽轮发电机转子轴在高温、高速和重载条件下工作，必须具有良好的高温力学性能，

常采用 38CrMoAlA、27Cr2Mo1V 等合金结构钢。 
球墨铸铁适用于制造成形轴（如曲轴、凸轮轴等），具有价廉，强度较高，耐磨性、吸振

性和易切性良好，以及对应力集中的敏感性较低等优点。但球墨铸铁的品质不易控制，可靠

性差。表 11-2 中列出了轴的常用材料及其主要力学性能。 

表 11-2  轴的常用材料及其主要力学性能 

毛坯 
直径 硬度 

抗拉强 
度极限 

bσ  

屈服 
极限 

sσ  

弯曲疲

劳极限

1σ −  

剪切疲

劳极限

1τ−  

许用弯

曲应力

1[ ]σ −  
材料及 
热处理 

/mm /HBS /MPa 

备注 

≤100  400～420 225 Q235—A 
热轧或锻后

空冷 >100～250  375～390 215 
170 105 40 用于不重要及受力不大的轴 

35 
正火 ≤100 149～187 520 270 250 125 45 有好的塑性和适当强度，

用于一般轴 
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（续表） 

毛坯 
直径 硬度 

抗拉强 
度极限 

bσ  

屈服 
极限 

sσ  

弯曲疲

劳极限

1σ −  

剪切疲

劳极限

1τ−  

许用弯

曲应力

1[ ]σ −  
材料及 
热处理 

/mm /HBS /MPa 

备注 

≤100 170～217 590 295 255 140 45 
正火、回火 >100～300 162～217 570 285 245 135 

55 

45 调质 ≤200 217～255 640 355 275 155 60 

用于较重要的轴，应用最

为广泛 

≤100 735 540 355 200 40Cr 
调质 >100～300 

241～286 
685 490 335 185 

70 用于载荷较大且无很大冲

击的重要轴 

≤100 270～300 900 735 430 260 40CrNi 
调质 >100～300 240～270 785 570 370 210 

75 用于重要的轴，且低温性

能好 

25 207 785 540 365 210 40MnB 
调质 ≤200 241～286 735 490 330 190 

70 性能近于 40Cr，用于重要

的轴 

≤100 735 540 345 195 35CrMo 
调质 >100～300 

207～269 
685 490 315 180 

70 性能近于 40CrNi，用于重

载荷或齿轮轴 

15 850 550 375 220 75 20Cr 
渗碳淬火、

回火 ≤60 640 390 305 160 60 
20CrMnTi 
渗碳淬火、

回火 
15 

渗碳表面 
56～62 HRC

1100 850 525 300 90 

用于强度、韧性及耐磨性

均较高的轴 

≤60 293～321 930 785 440 280 

> 60～100 277～302 835 685 410 270 
38CrMoAlA 

调质 
> 100～160 241～277 785 590 375 220 

75 用于高耐磨性、高强度且热

处理（氮化）变形很小的轴 

QT600—3  190～270 600 370 215 185 40 

QT800—2  245～335 800 480 290 250 50 
用于制造外形复杂的轴 

注：表中所列疲劳强度极限 1σ − 值按下列经验公式计算。碳钢： 1 b0.43σ σ− ≈ ；合金钢： 1 b s0.2( ) 100 MPaσ σ σ− ≈ + + ；不锈钢：

1 b s0.27( )σ σ σ− ≈ + ， 1 b s0.156( )τ σ σ− ≈ + ；球墨铸铁： 1 b0.36σ σ− ≈ ， 1 b0.31τ σ− ≈ 。   

选择轴的材料和热处理方法，主要根据轴的受力、转速、重要性等对轴的强度和耐磨性提

出要求。研究表明，钢材的种类和热处理措施对其弹性模量影响甚小，因此如欲采用合金钢代

替碳素钢或通过热处理来提高轴的刚度，其收效甚微，轴的刚度主要取决于轴的剖面尺寸，可

用适当增加轴的截面面积来提高轴的刚度。此外，合金钢对应力集中敏感性较高，价格也较高。

选材时这些也应考虑到。 

11.3  轴的结构设计 

轴的结构设计就是要确定轴的合理的外形和结构，以及包括各轴段长度、直径及其他细小

部分尺寸在内的全部结构尺寸。 
轴的结构主要取决于以下因素：轴在机器中的安装位置及形式；轴的毛坯种类；轴上作用

力的大小和分布情况；轴上零件的布置及固定方式；轴承类型及位置；轴的加工工艺及其他一

些要求。由于影响因素很多，且其结构形式又因具体情况的不同而异，所以轴没有标准的结构

形式，设计上具有较大的灵活性和多样性。但是，无论具体情况如何，轴的结构设计一般应满
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足以下几个方面的要求：① 轴和轴上零件要有准确的工作位置；② 轴上零件应便于装拆和调

整；③ 轴应具有良好的制造工艺性；④ 轴的受力合理，有利于提高强度和刚度；⑤ 节省材料，

减轻重量；⑥ 形状及尺寸有利于减小应力集中。 
轴的结构设计时，一般已知装配简图、轴的转速、传递的功率及传动零件的类型和尺寸等。

下面以单级减速器高速轴为例，说明在轴的结构设计中要解决的几个主要问题。 

11.3.1  轴上零件的布置和装配 

1．轴上零件的布置 

轴上零件布置得合理与否，直接关系到轴的外形、结构、尺寸及受力状况，影响其强度的

高低，甚至材料的选择，必须引起足够重视，详见 11.3.7 节。 

2．轴上零件的装配 

拟订轴上零件的装配方案是进行轴的结构设计的前提。装配方案是指轴上零件的装配方向、

顺序和相互关系。轴上零件可从轴的左端、右端或从轴的两端依次装配。由于受轴上零件的布

置、定位、固定方式和装配工艺等多种因素的影响，装配方案不止一种，应通过对比分析，择

优选取。 
图 11-7 所示的是单级减速器高速轴的结构。由于减速器为剖分式箱体，为了便于轴上零件

的装拆，将此高速轴制成阶梯轴形式，其直径自中间轴环向两端逐渐减小。具体装配顺序是：

从轴的右端依次装入平键 1→齿轮→套筒→右轴承→右油封→右端盖；从轴的左端依次装入左

轴承→左油封→左端盖；最后从轴的右端装入平键 2→半联轴器→轴端挡圈。 

 
图 11-7  单级减速器高速轴轴上零件装配方案与轴的结构 

11.3.2  轴的最小直径估算 

由于转轴在工作中承受弯扭组合载荷的作用，因此在轴的结构设计前，其长度、跨距、支

反力及其作用点的位置等因素都无法确定，也无法确定轴上弯矩的大小和分布情况，从而无法

按弯扭组合强度来确定转轴上各轴段的直径。 
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为此，应先按扭转强度条件估算转轴上仅受转矩作用的轴段的直径——轴的最小直径d0min，

然后通过具体结构设计（如轴上装配的零件结构、轴的安装空间等）来确定各轴段的直径。由

材料力学可知，轴的扭转强度条件为 

                    
6

T T3
T

 
9.55 10

0.2
[ ]

P
T n

W d
τ τ

×
≈= ≤  (11-1) 

式中， Tτ 为轴的扭转切应力，单位为 MPa；T 为轴传递的转矩，单位为 N · mm；P 为轴传递的

功率，单位为 kW；n 为轴的转速，单位为 r/min；WT 为轴的抗扭截面系数，单位为 mm3； T[ ]τ

为许用扭转切应力，单位为 MPa。 
对于实心圆轴，WT = πd3/16 ≈ 0.2d 

3，由此可推算得实心圆轴的最小直径 d0min（单位为 mm）为 
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式中， 6
T

3  9.55 10 (0.2 )[ ]C τ= × 为计算常数，取决于轴的材料和受载情况，可查表 11-3 选取。 

表 11-3  轴常用材料的[τ T]及 C 值 

轴的材料 Q235—A，20 Q275，35 45 40Cr，35SiMn，38SiMnMo 

[τ T]/MPa 15～25 20～35 25～45 35～55 

C 149～126 135～112 126～103 112～97 

注：当轴所受弯矩较小或只受转矩、载荷较平稳、无轴向载荷或只有较小的轴向载荷、减速器的低速轴只做单向旋转时， T[ ]τ

取较大值，C 取较小值；反之， T[ ]τ 取较小值，C 取较大值。 

当轴段上开有键槽时，应适当增大直径以考虑键槽对轴的强度的削弱。即当 d >100 mm 时，

单键槽增大 3％，双键槽则增大 7％；当d ≤100 mm 时，单键槽增大 5％～7％，双键槽增大 10％～

15％。最后，应对 d 进行圆整（详见 11.3.3 节）。 

11.3.3  各轴段直径和长度的确定 

1．各轴段的直径 

阶梯轴各轴段直径的变化应遵循下列原则： 
（1）对于配合性质不同的表面（包括配合表面与非配合表面），直径应有所不同。 
（2）对于加工精度、粗糙度不同的表面，一般直径也应有所不同。 
（3）应便于轴上零件的装拆。通常，从初步估算的轴端最小直径 d0min 开始，考虑轴上配合

零部件的标准尺寸、结构特点和定位、固定、装拆、受力情况等对轴结构的要求，依次确定各

轴段（包括轴肩、轴环等）的直径。 
具体设计时还应注意以下几方面问题： 

（1）与轴承配合的轴颈，其直径必须符合滚动轴承内径的标准系列。 
（2）轴上螺纹部分必须符合螺纹标准。 
（3）轴肩（或轴环）定位是轴上零部件最方便可靠的定位方法。轴肩分定位轴肩（如图 11-7

中的轴肩①、②、⑤）和非定位轴肩（轴肩③、④）两类。定位轴肩通常用于轴向力较大的场合，

其高度 h 可由表 11-6 确定，并应满足 minh h≥ ， minh 可查表 11-4。滚动轴承定位轴肩（图 11-7 中

轴肩①）的高度必须低于轴承内圈端面的高度，以便拆卸轴承，具体尺寸可查轴承标准或手册。

非定位轴肩是为加工和装配方便而设置的，其高度没有严格的规定，一般取 1～2mm。 
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（4）与轴上传动零件配合的轴头直径，应尽可能圆整成标准直径尺寸系列（可查表 11-5）
或以 0、2、5、8 结尾的尺寸。 

（5）非配合的轴身直径，可不取标准值，但一般应取成整数。 

表 11-4  定位轴肩或轴环的最小高度 hmin、圆角半径 r、零件孔端圆角半径 R 和倒角 c  单位：mm 

直径 d >10～18 >18～30 >30～50 >50～80 >80～100 

minh  2 2.5 3.5 4.5 5.5 

R 0.8 1.0 1.6 2.0 2.5 
R 或 c 1.6 2.0 3.0 4.0 5.0 

                        表 11-5   标准直径尺寸系列                    单位：mm 

10 12 14 16 18 20 22 24 25 26 28 
30 32 34 36 38 40 42 45 48 50 53 
56 60 63 67 71 75 80 85 90 95 100 

2．各轴段的长度 

各轴段的长度决定于轴上零件的宽度和零件固定的可靠性，设计时应注意以下几点： 
（1）轴颈的长度通常与轴承的宽度相同，滚动轴承的宽度可查相关手册。 
（2）轴头的长度取决于与其相配合的传动零件轮毂的宽度，若该零件需轴向固定，则应使

轴头长度比零件轮毂宽度小 2～3 mm，以便将零件沿轴向夹紧，保证其固定的可靠性。 
（3）轴的轴向长度的确定，应考虑轴上各零件之间的相互位置关系和装拆工艺要求，各零

件间的推荐间距可查《机械设计手册》，或由具体情况确定。 
（4）轴环宽度一般取b = (0.1～0.15) d 或b ≈ 1.4 h，并圆整为整数。 

11.3.4  轴上零件的轴向定位与固定 

为了保证轴和轴上零件具有准确而可靠的工作位置，防止轴上零件受力时发生沿轴向或周

向的相对运动，轴上零件和轴本身都必须做到定位准确，固定可靠。 
轴上零件的定位和固定是两个概念。定位是针对安装而言，以保证零件准确的安装位置；

固定是针对工作而言，目的是使零件在运转过程中保持定位不变。但两者又有联系，作为结构

措施，往往既起固定又起定位作用。 
常用的轴向定位与固定方法有两类：一是利用轴本身的组成部分，如轴肩、轴环、圆锥面

等；另一类是采用附件，如套筒、锁紧挡圈、圆螺母和止动垫圈、轴端挡圈及挡板、弹性挡圈、

紧定螺钉等。其结构、特点、应用及设计注意要点见表 11-6。 

表 11-6  轴上零件的轴向定位与固定方法 

轴向定位和固定方法 特点与应用 设计要点 

轴 
肩 

 

结构简单，定位可靠，能承受

较大轴向力。广泛应用于各种轴

上零件的定位 
该方法会使轴径增大，阶梯处

形成应力集中，且阶梯过多不利

于加工 

为了保证零件与定位面靠紧，

轴上过渡圆角半径 r 应小于零件

圆角半径 R 或倒角 c，即 r < c < 
h、r < R < h；一般取定位高度 h = 
(0.07～0.1)d 或 h = (2～3)c，轴环

宽度 b = 1.4h 
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（续表） 
轴向定位和固定方法 特点与应用 设计要点 

轴 
环 

 

结构简单，定位可靠，能承受

较大轴向力。广泛应用于各种轴

上零件的定位 
该方法会使轴径增大，阶梯处

形成应力集中，且阶梯过多不利

于加工 

轴环的特点和尺寸参数与轴肩

相同，一般取轴环宽度 b = 1.4h 

锁

紧

挡

圈 

 

结构简单，装拆方便，但不能

承受大的轴向力。不适合于高速

场合 

锁紧挡圈的结构尺寸见 
GB 884—1986 

圆

螺

母 

固定可靠，装拆方便，可承受

较大轴向力，能实现轴上零件间

隙调整 
常用于轴上两零件间距较大处

及轴端零件 

为了减小对轴的强度的削弱

及提高锁紧效果，采用细牙螺纹 
为了防松，必须加止动垫圈或

使用双螺母 

弹

性

挡

圈 

 

结构紧凑、简单，装拆方便，

但承载能力较小，而且轴上切槽

将引起应力集中 
常用于轴承的固定 

轴上切槽尺寸见 GB 894.1—
1986 

轴

端

挡

圈 

工作可靠，结构简单，能承受

较大轴向力，应用广泛，一般只

用于固定轴端零件 

应采用止动垫片、防转螺钉等

防松措施 

圆

锥

面 

装拆方便，能消除轴与轮毂间

的径向间隙，可兼为周向固定 
适用于冲击载荷和对中性要求

较高的场合，常用于轴端零件的

固定 

常与轴端挡圈联合使用，实现

零件的双向固定 
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（续表） 
轴向定位和固定方法 特点与应用 设计要点 

紧

定

螺

钉 

 

结构简单，可兼为周向固定，

并可用钢丝圈防松，用于受力小

的零件，不适合于高速场合 

紧定螺钉用孔的结构尺寸见

GB 71—1985 

套

筒 

结构简单，定位可靠，简化了

轴的结构且不削弱轴的强度 
常用于轴上两个近距离零件间

的相对固定，但不宜用于高速轴

套筒内径与轴的配合较松，套

筒结构、尺寸可视需要灵活设计 

11.3.5  轴上零件的周向固定 

为了传递运动和转矩，轴上零件与轴必须有可靠的周向固定。在图 11-7 中，轴上齿轮用平

键 1 作为周向固定；联轴器用平键 2 作为周向固定；滚动轴承内圈靠它与轴之间的过盈配合来

实现周向固定。如图 11-8 中轴上零件周向固定方法所示，常用的周向固定方法有键连接、花键

连接、过盈连接、紧定螺钉连接、销连接、型面连接、弹性环连接等。但应注意紧定螺钉用于

周向固定时，只能用在传力不大的结构上。 

 
图 11-8  轴上零件周向固定方法 
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11.3.6  轴的结构工艺性 

轴的结构工艺性是指轴的结构应便于加工、装配、拆卸、测量和维修等，并且生产率高，

成本低。一般地说，轴的结构越简单，工艺性越好，所以在满足使用要求的前提下，轴的结构

应尽可能简化。设计时应注意以下几方面问题。 
（1）轴的直径变化应尽可能少，应尽量限制轴的最大直径及各轴段间的直径差，这样既能

简化结构，节省材料，又可减小切削量。 
（2）各轴段的轴端一般制成 45°的倒角；需要切制螺纹的轴段应留有螺纹退刀槽[如

图 11-9(a)所示]；需要磨削加工的轴段应留有砂轮越程槽[如图11-9(b)所示]，结构中的倒角 c、
螺纹退刀槽和砂轮越程槽宽度 b 的具体尺寸可查阅相关标准和手册。 

（3）与传动零件过盈配合的轴段，可设置 10°～20°的导锥，配合件端部设置 60°～90°的
锥面，如图 11-10 所示。 

         
图 11-9  螺纹退刀槽与砂轮越程槽                      图 11-10  过盈配合导锥结构 

（4）为了便于拆卸轴承，其定位轴肩应低于轴承内圈高度，如图 11-7(a)所示。如果轴肩高

度无法降低，则应在轴上开槽，以便于顶拔器的钩头能够钩住轴承内圈，使轴承得以拆卸。图11-11
所示的是轴承顶拔器结构图。 

（5）不同轴段上的键槽应布置在轴的同一条母线上，如图11-12所示，以避免键槽加工时多

次装夹带来定位误差和加工误差。 

               
图 11-11  轴承顶拔器                             图 11-12  键槽布置图 

（6）轴的两端常设有中心孔，以保证加工轴时各轴段的同轴度和尺寸精度。中心孔分不带

护锥的 A 型中心孔、带护锥的 B 型中心孔及带螺纹的 C 型中心孔三类，具体结构尺寸可查阅

相关标准和手册。 
（7）为了减小应力集中，常在轴的截面尺寸变化处采用过渡圆角（半径 r），但要注意与轴

上零件孔端圆角（半径 R）或倒角（c）间的协调（见表 11-6 中轴肩与轴环），r、R、c 的具体
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尺寸可查表 11-4。此外，为了减少加工刀具的种类和提高生产率，轴上直径相近之处的圆角、

倒角、键槽宽度、砂轮越程槽和螺纹退刀槽宽度等，应尽可能采用相同的尺寸。 

11.3.7  提高轴的强度和刚度的措施 

提高轴的强度和刚度，其目的主要是提高轴抵抗塑性变形、弹性变形及破坏断裂的能力。

工程上常用的办法是：① 改用高强度钢；② 提高轴的强度；③ 增大轴的直径；④ 提高轴的

强度和刚度。但增大轴的直径将使零件尺寸增大及质量增加，从而导致整个设备质量增加，因

此重点应在轴和轴上零件的结构设计、工艺措施及轴上零件的安装布置等方面综合加以考虑，

采取相应的技术措施，以提高轴的整体承载能力，减小轴的尺寸和质量，降低制造成本。一般

的做法有如下几种。 

1．合理设计和布置轴上零件，减小最大载荷 

合理设计和布置轴上零件，能减小轴上最大载荷。例如，图11-13(a)中卷筒的轮毂很长，轴

上最大弯矩较大。若把轮毂设计成两段[如图11-13(b)所示]，不仅可以减小轴的最大弯矩，而且

还能得到良好的轴孔配合。又如图11-14(a)中的输入轮 1 设置在轴的一端，则轴上最大扭矩为 1T 。

若将输入轮 1 设置在轮 3 与轮 2 之间[如图 11-14(b)所示]，则轴所受的最大扭矩就减小了 2T 。此

外，轴上受力大的零件应尽可能安装在靠近支承处，并尽量避免采用悬臂支承结构。 

               
图 11-13  卷筒结构改进以减小轴的载荷               图 11-14  输入轮位置改进以减小轴的扭矩 

2．改进轴的结构，减小应力集中 

轴上截面尺寸、形状的突变处会产生应力集中。当轴受变应力作用时，该截面处易发生疲

劳破坏。为了提高轴的疲劳强度，应尽量减少应力集中源和减小应力集中的程度，为此，可采

用如下措施。 
（1）采用较大的过渡圆角，尽量避免截面尺寸

和形状的突变。对于定位轴肩，必须保证轴上零件

定位的可靠性，这使得过渡圆角半径受到限制，此

时可采用内凹圆角[如图 11-15(a)所示]或加装隔离

环[如图 11-15(b)所示]。 
（2）过盈配合的轴段，可采用图 11-16 所示的措施。图 11-16(a)所示的是过盈配合处产生较

 
图 11-15  过渡圆角半径 r 受限时的结构处理 
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大的应力集中，图 11-16(b)所示的是在轮毂上开减载槽，可使应力集中系数kσ 大约减小 15％～25％；

图 11-16(c)所示的是在轴上开减载槽，可使 kσ 大约减小 40％，图 11-16(d)所示的是增大配合处

直径，可使 kσ 大约减小 30％～40％。值得注意的是，配合的过盈量越大，引起的应力集中就越

严重，因此，设计中应合理地选择轮毂与轴的配合。 

 
图 11-16  过盈配合轴端减小应力集中的措施 

（3）轴上尽量少开小孔、切口或凹槽，应尽可能避免在轴上受力较大的区段切制螺纹。 

3．采用力平衡或局部相互抵消的办法，减小轴的载荷 

例如，同一根轴上的两个斜齿轮或蜗杆、蜗轮，只要正确设计轮齿的螺旋方向，可使轴向

力相互抵消一部分（参见斜齿轮传动和蜗杆涡轮传动的受力分析部分）。 
对于单独一对斜齿轮传动，必要时可采用人字齿轮传动，使轴向力内部抵消。又如行星轮

减速器，可对称布置行星轮，使太阳轮轴只受转矩不受弯矩。 

4．改变支点位置，提高轴的强度和刚度 

锥齿轮传动中，通常小齿轮悬臂布置[如图11-17(a)所示]。若改为简支结构[如图11-17(b)所示]，
则不仅可提高轴的强度和刚度，还可以改善锥齿轮的啮合状况[但从结构设计来讲，图11-17(b)中
的结构较为复杂，故一般不被采用]。此外，对于一对角接触向心轴承支承的轴，零件悬臂布置

时采用轴承“反装”结构可缩短悬臂长度；零件简支布置时采用轴承“正装”结构，可缩短支承

跨度，图11-18所示的是轴承的正安装与反安装。这些都有利于提高轴的强度和刚度。 

       
图 11-17  圆锥齿轮传动布置                        图 11-18  轴承的正安装与反安装 

5．改善表面质量，提高轴的疲劳强度 

轴的表面越粗糙，其疲劳强度越低，因此应合理减小轴的表面及圆角处的加工粗糙度值。

当轴为高强度材料时，更应引起重视。 
对配合轴段进行表面强化处理，可有效提高轴的抗疲劳能力。表面强化处理的方法有表面

高频淬火，表面渗碳、氮化、氰化及碾压、喷丸处理等。如通过碾压、喷丸处理，可使轴的表

层产生预压应力，从而提高轴的抗疲劳能力。 
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6．采用空心轴，提高轴的刚度 

采用空心轴对提高轴的刚度、减小轴的质量具有显著的作用。由计算可知，内外径之比为

0.6 的空心轴与质量相同的实心轴相比，截面系数可增大 70％。 
以上讨论说明，轴上零件的装配方法对轴的结构形式起着决定性的作用，因此一般情况下，

在轴的结构设计上应当初步拟订多种结构方案后进行相应的对比，以确定合理的装配方案，这

是轴的设计中必须进行的一步。为此，现以图 11-19 圆锥-圆柱齿轮减速器中的输出轴的两种装

配方案为例（如图 11-20 所示）进行比较。图 11-20(b)中的轴向定位套筒长度较长，因而质量显

然较大，这在轴的结构上是明显不足的；而相比之下，图 11-20(a)所示的装配结构则较为合理

可行。 

        
图 11-19  圆锥-圆柱齿轮减速器                       图 11-20  输出轴的两种结构方案比较 

11.4  轴的强度计算 

轴的强度计算主要有三种方法：许用切应力计算、许用弯曲应力计算和安全系数校核计算。 

11.4.1  按扭转强度计算 

许用切应力计算即扭转强度计算，主要用于传动轴的强度计算和初步估算轴的最小直径，

计算公式如下所示。 
对于只传递转矩的圆截面轴，其强度条件为 

6

T T3
T

9.55 10
[ ]

0.2

P
T n

W d
τ τ

×
≈= ≤  

上式中各参数的含义及单位见 11.3.2 节中的解释。 
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对于既传递转矩又承受弯矩的转轴，可用上式初步估算轴径，但必须把轴的许用扭切应力

T[ ]τ 适当降低后，按下式计算轴径： 
3 36

0min
T 

9.55 10
0.2[ ]

P Pd C
n nτ

×
=≥  

上式中各参数的含义及单位见 11.3.2 节中的解释。 

11.4.2  按弯扭合成强度计算 

许用弯曲应力计算包括弯曲强度计算和弯扭合成强度计算，前者适用于只受弯矩的心轴的

强度计算，后者适用于既受弯矩又受扭矩的转轴的强度计算。心轴也可看成转轴在扭转切应力

为零时的一种特例。安全系数校核计算包括轴的疲劳强度安全系数校核计算和静强度安全系数

校核计算。以下仅介绍转轴的弯扭合成强度计算和安全系数校核计算。 
由材料力学知，为了便于计算，通常把轴简化为简支梁、外伸梁或悬臂梁三种力学模型中

的一种，且不计轴和轴上零件的质量。轴所受的载荷一般是分布载荷，计算时常将其简化为集

中载荷，并取载荷分布段的中点作为力的作用点。作用在轴上的扭矩，一般从传动件轮毂宽度

中点处算起。轴由轴承支承，其支点可简化为铰链约束。不同类型的轴承及其不同的布置方式，

其支反力作用点的位置可参考图 11-21 确定。图 11-21 中 a 值可查滚动轴承样本或手册，e 值可

根据滑动轴承的宽径比确定：B/d ≤ 1 时，e = 0.5B；B/d > 1 时，e = 0.5d，但不小于(0.25～0.35)B；
调心轴承 e = 0.5B。 

 
(a) 向心轴承       (b) 角接触向心轴承      (c) 双列深沟球轴承          (d) 滑动轴承 

图 11-21  轴承的支点简化及支反力作用点 

下面以图 11-22 为例，进一步说明轴按弯扭合成强度计算的具体设计方法。 

 
图 11-22  轴的结构与装配设计 



 229     第 11 章  轴与轴毂连接

1．求轴上零件的载荷和支反力 

绘制计算简图前，首先要根据轴上受载零件

具体的类型和特点，按照相应的理论求出作用在

轴上的力的大小和方向（若为空间力系，应分解

为圆周力、径向力和轴向力），然后求出各支承

处的水平支反力 FNH 和垂直支反力 FNV，画出受

力图，如图 11-23(a)所示。（轴向反力可以表示在

适当的面上，本例将轴向反力表示在垂直面上，

如图 11-23(b)所示，用 NV1F ′ 表示。） 

2．作弯矩图 

分别按水平面和垂直面计算各力产生的弯

矩，并绘制水平面弯矩 HM 图[如图 11-23(b)所示]
和垂直面弯矩 VM 图[如图 11-23(c)所示]，则合成

弯矩为 
2 2
H VM M M= +         (11-3) 

合成弯矩 M 图如图 11-23(d)所示。 
3．作扭矩图[如图 11-23(e)所示] 

4．求计算弯矩 Mca 

根据第三强度理论，可推得圆轴弯扭合成强

度的计算弯矩（又称当量弯矩）Mca为 
2 2

ca ( )M M Tα= +       (11-4) 

式中，α 为折算系数，用以考虑扭转切应力τ 与

弯曲正应力σ 循环特性不同的影响。 
根据轴的工作特点，一般弯曲正应力σ 是对称循环变应力，当扭转切应力τ 也是对称循环变

应力时（如频繁正反转的轴），取α =1；当τ 为脉动循环变应力时，可取α ≈ 0.6；当τ 为静应力

时，此时本应取α ≈ 0.3，但考虑启动、停机等的影响，τ 仍可被视为脉动循环变应力，故取α ≈ 0.6。 

5．轴的强度计算 

结合轴的结构分析、弯矩图和扭矩图，确定 1～2 个危险截面（弯矩和扭矩均较大或截面尺

寸相对较小的强度可能不足的截面）进行弯扭合成强度校核计算，其公式为 

      2 2
ca ca 1( ) [ ]M W M T Wσ α σ −= = + ≤  (11-5) 

式中， caσ 为轴的弯扭合成计算应力，单位为 MPa；W 为危险截面的抗弯截面系数，单位为 mm3，

计算公式见表 11-7； 1[ ]σ − 为当弯曲正应力σ 是对称循环变应力时轴的许用弯曲应力，其值可查

表 11-2。 
令 T = 0，式(11-4)即可应用于心轴的强度较核。但对于固定心轴，应取 0 1[ ] 1.7[ ]σ σ −≈ 。对

于实心圆轴，将 30.1W d≈ 代入式(11-5)，可求得心轴直径 d 的设计公式为 

                        
3

ca

10.1[ ]
Md

σ −

≥  (11-6) 

 
图 11-23  轴的载荷分析用图 
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表 11-7  抗弯、抗扭截面系数计算公式 

截面 MW  TW  截面 MW  TW  
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d dπ

≈
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4 2( )( )
32

D D d D d zb
D

π + − +

z 为花键齿数 

4 2( )( )
16

D D d D d zb
D

π + − +  

z 为花键齿数 

说明：进行近似计算时，单、双键槽一般可以忽略差别，花键轴截面可以视为直径等于平均直径的圆截面。 

11.4.3  轴的安全系数校核计算 

1．轴的疲劳强度安全系数校核计算 

疲劳强度安全系数校核计算的实质在于确定变应力情况下轴的安全程度。通常，在轴的弯

扭合成强度校核满足要求后，对重要的轴，确定一个或几个危险截面，进行疲劳强度安全系数

校核计算，计算的一般步骤为：首先根据轴的结构、尺寸及载荷特征，分别求得各危险截面处

的最大、最小弯曲正应力和扭转切应力，以及这两种循环应力的平均应力 mσ 及 mτ 和应力幅 aσ
及 aτ ，然后综合考虑轴的表面状态、应力集中、绝对尺寸等的影响，分别计算仅有弯曲正应力

时的安全系数 Sσ 和仅有扭转切应力时的安全系数 Sτ ，最后校核弯扭联合作用下轴的疲劳强度

安全系数 Sca，有公式为 

1

a m

1

a m   

S S
K

S S
K

σ
σ σ

τ
τ τ

σ
σ ψ σ

τ
τ ψ τ

−

−

⎧ =⎪ +⎪
⎨
⎪ =
⎪ +⎩

≥

≥

 (11-7) 

ca 2 2

S SS S
S S

σ τ

σ τ

=
+

≥  (11-8) 

式中，Sca 为计算安全系数；S 为设计安全系数，可按下述情况选取：① 材料均匀，载荷与应力

计算精确时，S = 1.3～1.5；② 材料不够均匀，计算精度较低时，S = 1.5～1.8；③ 材料均匀性

及计算精度都很低，或轴的直径 d > 200 mm 时，S = 1.8～2.5；对于破坏后会引起重大事故乃至

人身伤亡的重要的轴，应适当增大 S 值； 1σ − 、 1τ − 分别为材料在对称循环弯变应力下的弯曲和

扭转疲劳强度，单位为 MPa； σψ 、 τψ 分别为试件受循环弯曲应力和切应力时的材料系数，取

值见相关手册； Kσ 、 Kτ 分别为弯曲和扭转疲劳极限的综合影响系数。 
Kσ 、 Kτ 由下式计算： 
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q

q

( / 1 / ) /
( / 1 / ) /

K k
K k

σ σ σ σ

τ τ τ τ

ε β β
ε β β

= +⎧⎪
⎨ = +⎪⎩

 (11-9) 

式中， kσ 、 kτ 为零件的有效应力集中系数，取值见相关手册； σε 、 τε 为钢材的尺寸系数，取

值见相关手册； σβ 、 τβ 为零件的表面状态系数，取值见相关手册； qβ 为强化系数，钢材经不

同强化处理后的 qβ 见相关手册。  

2．轴的静强度安全系数校核计算 

静强度校核计算是为了保证轴具有足够的抵抗塑性变形的能力。当轴上瞬时过载严重或应

力循环的不对称性较为严重时，轴在瞬时峰尖载荷作用下易产生过度塑性变形，影响轴的正常

工作。这种情况下，应根据轴上作用的最大瞬时峰尖载荷进行轴的静强度校核，公式为 

                            S S
Sca S2 2

S S

S SS S
S S

σ τ

σ τ

=
+

≥  (11-10) 

式中， ScaS 为危险截面静强度的计算安全系数； SS 为以屈服极限作为极限应力时的设计安全系

数，见表 11-8； SS σ 为仅考虑弯矩和轴向力时的计算安全系数，由式(11-11)确定； SS τ 为仅考虑

扭矩时的计算安全系数，由式(11-12)确定。 

S
S

max a max( ) ( )σ
σ

=
+

S
M W F A

 (11-11) 

                            S
S

max T

S
T Wτ

τ
=  (11-12) 

以上两式中， Sσ 和 Sτ 分别为该轴材料的抗弯和抗扭屈服极限，单位为 MPa， Sτ = (0.55～
0.62) Sσ ； maxM 和 maxT 分别为轴的危险截面上所受的最大弯矩和最大扭矩，单位为 N·mm； a maxF
为轴的危险截面上所受的最大轴向力，单位为 N。 

表 11-8  屈服强度的设计安全系数 

S b/σ σ  0.45～0.55 0.55～0.70 0.70～0.90 铸造轴 

SS  1.2～1.5 1.4～1.8 1.7～2.2 1.6～2.5 

【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，以圆锥-圆柱齿轮

减速器作为减速装置，其简图如图 11-19 所示，试对该减速器的输出轴进行结构设计。已知输

入轴与电动机、输出轴与工作机均通过弹性柱销联轴器连接；输出轴旋转方向从左向右看为顺

时针，单向旋转；电动机型号为 Y160M—6；两级齿轮传动均为 8 级精度，其参数如下表所示： 

级别 1z  2z  nm /mm tm /mm β  α  *
ah  齿宽 

高速级 20 75  3.5  大锥齿轮轮毂长L = 40 mm 

低速级 23 95 4  8°6 34′ ′′  
20° 1 

1B = 85 mm， 2B = 80 mm 

解： 
综合该轴的工作负荷、运转状况和工作环境条件，其材料选用 45 号钢，进行调质处理。为

了便于清晰地表示出整个轴的设计步骤和计算引用的数据、资料，在此将整个设计过程用列表

的方式来表示。 
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设计项目 设计依据及时内容 设计结果 

1）确定输出轴运动和动力参数   

（1）确定电动机额定功率 P 和满载转速 1n  由 Y160M—6，查标准 JB 3074—1982 
P = 7.5 kW 
1n = 970 r/min 

（2）确定相关零件传动效率   

弹性柱销联轴器效率 1η   1η = 0.995 

锥齿轮啮合效率 2η  8 级精度 2η = 0.96 

圆柱齿轮啮合效率 3η  8 级精度 3η = 0.97 

一对滚动轴承副的效率 4η  3 根轴均同时承受径向力和轴向力，转速不

高，可以全部采用圆锥滚子轴承 
4η = 0.98 

电动机—输出轴总效率η  η = 2
41 2 3η η η η⋅ ⋅ ⋅ = 0.995 × 0.96 × 0.97 × 0.982 η = 0.89 

（3）输出轴的输入功率 3P  3P = P η⋅ =7.5 × 0.89 kW 3P = 6.68 kW 

（4）输出轴的转速 3n  3n = n/i = 970 × 20 × 23/(70 × 95) r/min 3n = 67.10 r/min 

（5）输出轴Ⅰ—Ⅲ轴段上转矩 3T ，如图 11-20(a)
所示 

3T = 9.55 × 106P3 4η /n3 = 9.55 × 106 × 6.68 × 
0.98 /67.10 N·mm 3T = 932 000 N⋅mm 

2）轴的结构设计   

（1）确定轴上零件的装配方案 

根据前述输出轴结构分析，选择图 11-20(a)
为装配结构图。为了方便表述，记轴的左端面

为Ⅰ，并从左向右每个截面变化处依次标记为

Ⅱ、Ⅲ、…，对应每轴段的直径和长度则分别

记为 d12、d23…和 L12、L23… 

选择图 11-20(a)所示的方案 

（2）确定轴的最小直径 dmin Ⅰ—Ⅱ轴段仅受转矩作用，故直径最小  

① 估算轴的最小直径 d0min 

45 号钢调质处理，查表 11-3 确定轴的 C 值

d0min = C
3 P

n
= 112×

3 6.68 0.98
67.10

× = 51.56 mm，

单键槽轴径应增大 5％～7％，即增大至

54.14～55.17 mm 

取 C = 112 
 
 
 
圆整后取 d0min = 55 mm 

② 选择输出轴联轴器型号   

联轴器的计算转矩 caT  查表 13-1，确定工作情况系数 AK  
Tca = KAT3 = 1.3 × 932 000 N⋅mm 

取 AK = 1.3 
Tca = 1 212 000 N⋅mm 

输出轴所用联轴器型号选择 
Tca ≤ [T] = 1 250 000 N⋅mm、nca ≤ [n] = 

4000 r/min，查标准 GB/T 5014—1985 
选用 HL4 型弹性柱销联轴器 

半联轴器长度 L  取 L = 112 mm 

与轴配合的毂孔长度 1L   取 1L = 84 mm 

半联轴器的孔径 2d   取 2d = 55 mm 

③ 确定轴的最小直径 mind  应满足 dmin= 12d = 2d ≥ d0min 取 dmin = 55 mm 

（3）确定各轴段的尺寸   

Ⅰ—Ⅱ段轴头的长度 12L  为了保证半联轴器轴向定位的可靠性， 12L
应略小于 1L  

取 12L = 82 mm 

Ⅱ—Ⅲ段轴身的直径 23d  
Ⅱ处轴肩高 h = (0.07～0.1)d = 3.85～5.5 mm，

但由于该轴肩几乎不承受轴向力，故取 h = 
3.5 mm，则 d23 = d12 + 2h = (55 + 2 × 3.5) mm 

取 d23 = 62 mm 

确定 34d 、 78d ，选择滚动轴承型号 
取 d34 = d78 = 65 mm > 23d ，查轴承样本，选

用型号为 30313 的单列圆锥滚子轴承，其内径

d = 65 mm，外径 D = 140 mm，宽度 B = 36 mm

取 34d = 78d = 65 mm 
选 30313 单列圆锥滚子轴承 

Ⅳ—Ⅴ段轴头的直径 45d  为了方便安装， 45d 应略大于 34d  取 45d = 70 mm 

Ⅳ—Ⅴ段轴头的长度 L45 
为了使套筒端面可靠地压紧齿轮，L45 应略

小于齿轮轮毂的宽度 2B = 80 mm 
取 L45 = 76 mm 



 233     第 11 章  轴与轴毂连接

（续表） 

设计项目 设计依据及时内容 设计结果 

Ⅴ—Ⅵ段轴环的直径 56d  齿轮的定位轴肩高度 h = (0.07～0.1)d = 
4.9～7 mm，取 h = 6 mm 

56d = 82 mm 

Ⅴ—Ⅵ段轴环的宽度 L56 参见表 11-6，轴环宽度 b ≥ 1.4h = 8.4 mm 取 L56 = 12 mm 

Ⅵ—Ⅶ段轴身的直径 67d  查轴承样本，轴承定位轴肩的高度 h = 6 mm 取 67d = 77 mm 

Ⅶ—Ⅷ段轴颈长度 L78 L78 = B = 36 mm 取 L78 = 36 mm 

Ⅱ—Ⅲ段轴身的长度 L23 

参见图 11-19 及图 11-20(a)，轴承端盖的总

厚度（由结构设计确定）为 20 mm。为了便于轴

承端盖的拆卸及对轴承添加润滑剂，取端盖外端

面与半联轴器右端面间的距离 l = 30 mm，L23  = 
l + 20 mm 

 
 
 
 
取 L23 = 50 mm 

Ⅲ—Ⅳ轴段的长度 L34 
参见图 11-19，a = 16 mm，s = 8 mm，则有 L34 = 

B + s + a + ( 2 45B l− ) = [36 + 8 + 16 + (80 
− 76)] mm 

取 L34 = 64 mm 

Ⅵ—Ⅶ轴段的长度 L67 
参见图 11-22，c = 20 mm，则 L67 = L + c + a+ 

s − L56) = (50 + 20 + 16 + 8 − 12) mm 
取 L67 = 82 mm 

（4）轴上零件的周向固定 
齿轮、半联轴器与轴的周向固定均采用平键

连接；轴承与轴的周向固定均采用过渡配合 
 

齿轮处的平键选择 
选 A 型普通平键，由 45d 查设计手册，平键

截面尺寸 b × h = 20 mm × 12 mm，键长 63 mm
键 20×63 GB/T 1095—1979 

齿轮轮毂与轴的配合 为了保证对中良好，采用较紧的过渡配合 配合为 H7/n6 

半联轴器处的平键选择 选 A 型普通平键 键 16×70 GB/T 1095—1979 

半联轴器与轴的配合 采用过渡配合 配合为 H7/k6 

滚动轴承与轴颈的配合 采用较紧的过盈配合 轴颈尺寸公差取 m6 

（5）确定倒角和圆角的尺寸   

轴两端的倒角 根据轴径查手册 取倒角为 2×45° 

各轴肩处圆角半径 考虑应力集中的影响，由轴段直径查手册 如图 11-22 所示 

（6）绘制轴的结构装配草图  如图 11-22 所示 

【例 11-2】  根据【例 11-1】中设计出的轴的结构与装配草图（如图 11-20 所示），试对该

轴进行强度校核，并绘制其零件工作图。 
解： 
同样考虑明晰起见，仍然以表格形式表示出该轴的强度校核过程，见下表。 

设计项目 设计依据及内容 设计结果 

1）求轴上载荷   

（1）计算齿轮受力 参见【例 11-1】中齿轮参数表及图 11-23  

齿轮的分度圆直径 d2 = mz2/cosβ = 3.5 × 95/cos8°6 34′ ′′  mm 2 383.84 mmd =  

圆周力 t 3 22 / 2 950 730 / 383.84 NF T d= = ×  t 4954 NF =  

径向力 r t ntan / cos 4954 tan 20 / cos8 6 34F F α β ′ ′′= = × ° °  N t 1821 NF =  

轴向力 a t tan 4954 tanF F β= = × 8°6 34′ ′′  N a 706 NF =  

Fa对轴心产生的弯矩 a a 2 / 2 706 383.84 / 2  N mmM F d= = × ⋅  a 135 496 N mmM = ⋅  

（2）求支反力 参见图 11-23  

轴承的支点位置 参见图 11-21，由 30313 圆锥滚子轴承查手册 29 mma =  

齿宽中点距左支点距离 2 (76 / 2 64) 29 mmL = + −  2 71 mmL =  
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（续表） 

设计项目 设计依据及内容 设计结果 

齿宽中点距右支点距离 3 (76 / 2 12 82 36) 29 mmL = + + + −  3 141 mmL =  

左支点水平面的支反力 NH1 3 t 2 30, / ( ) (141 4954) / (71 141) mmDM F L F L LΣ = = + = × +  NH1 3 294 NF =  

右支点水平面的支反力 NH2 2 t 2 30, / ( ) (71 4954) / (71 141) mmBM F L F L LΣ = = + = × +  NH2 1 658 NF =  

左支点垂直面的支反力 NV1 3 r a 2 3( ) / ( ) (141 1821 135496) / 212 NF L F M L L= + + = × +  NV1 1 850 NF =  

右支点垂直面的支反力 NV2 2 r a 2 3( ) / ( ) (71 1821 135496) / 212 NF L F M L L= − + = × −  NV2 29 NF = −  

左支点的轴向支反力 NV1 aF F′ =  NV1 706 NF ′ =  

2）绘制弯矩图和扭矩图 参见图 11-23  

截面 C 处水平面弯矩 H NH1 2 3294 71M F L= = ×  N⋅mm H 233  874M = N⋅mm 

截面 C 处垂直面弯矩 V1 NV1 2 1869 71M F L= = ×  N⋅mm 

V2 NV2 3 29 141M F L= = − ×  N⋅mm 
V1 132 699M = N⋅mm 

V2 4 089M = − N⋅mm 

截面 C 处合成弯矩 
2 2 2 2

1 H V1 233 874 131 350M M M= + = +  N⋅mm 

2 2 2 2
2 H V2 233 874 4 089M M M= + = +  N⋅mm 

1 268 235M = N⋅mm 

2 233 910M = N⋅mm 

3）弯扭合成强度校核 通常，只校核轴上受最大弯矩和扭矩的截面的强度 危险截面 C 

截面 C 处计算弯矩 
考虑启动、停机影响，扭矩为脉动循环弯应力， 0.6α =  

2 2 2 2
ca 1 3( ) 268 235 (0.6 950 730)M M Tα= + = + ×  N⋅mm ca 630  357M = N⋅mm 

截面 C 处计算应力 3
ca ca 630  357 (0.1 70 )M Wσ = = ×  MPa ca 18.4σ = MPa 

强度校核 45 号钢调质处理，由表 11-2 查得 1[ ] 60σ− =  MPa、 ca 1[ ]σ σ−<  弯扭合成强度合格 

4）疲劳强度安全系数校核 不计轴向力 NV1F ′ 产生的压应力 vaσ 的影响  

（1）确定危险截面 

由于 mind 在估算时放大了 5％，以考虑键槽的影响，而且截面 A、

Ⅱ、Ⅲ、B 只承受转矩，故不必校核 

截面 C 上应力最大，但由于过盈配合及键槽引起的应力集中均

在该轴段两端，故也不必校核 

截面Ⅳ、Ⅴ处应力接近最大，应力集中相近，且最严重，但截

面Ⅴ不受转矩作用，故不必校核 

截面Ⅳ为危险截面，左右两侧均需校核 

截面Ⅳ为危险截面 

（2）截面Ⅳ左侧强度校核   

抗弯截面系数 3 30.1 0.1 65W d= = ×  mm3 327 463 mmW =  

抗扭截面系数 3 3
T 0.2 0.2 65W d= = ×  mm3 3

T 54 925 mmW =  

截面Ⅳ左侧的弯矩 268 235 (71 36) 71M = × −  N⋅mm 132 229M = N⋅mm 

截面上的弯曲应力 b 132 229 27 463M Wσ = =  MPa b 4.82σ = MPa 

截面上的扭转切应力 T 3 T 950 730 54 925T Wτ = =  MPa T 17.31τ = MPa 

平均应力 
弯曲正应力为对称循环变应力， m max min( ) 2σ σ σ= + ，扭转切

应力为脉动循环变应力， m max min( ) 2 17.48 2τ τ τ= + =  MPa 
m 0σ = MPa 

m 8.66τ = MPa 

应力幅 a max min b( ) 2σ σ σ σ= − =  

a max min m( ) 2τ τ τ τ= − =  
a 4.82σ = MPa 

a 8.66τ = MPa 

材料的力学性能 45 号钢调质，查表 11-2 
σb = 640 MPa 
σ−1 = 275 MPa 

1τ− = 155 MPa 

轴肩理论应力集中系数 
2.0 65 0.031,     70 65 1.08r d D d= = = = ，查机械设计手册并

经插值 

2.0σα = MPa 
1.31τα = MPa 

材料的敏性系数 由 r =2.0 mm, b 640σ =  MPa  
0.82qσ =  
0.85qτ =  
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（续表） 

设计项目 设计依据及内容 设计结果 

尺寸及截面形状系数 由 h = 6 mm、d34 = 65 mm  0.67σε =  

扭转剪切尺寸系数 由 34 65 mmD d= =   0.82τε =  

表面质量系数 轴按磨削加工，由 b 640σ =  MPa  0.92σ τβ β= =  

表面强化系数 轴未经表面强化处理 q 1β =  

疲劳强度综合影响系数 
1 1 1.82 0.67 1 0.92 1K kσ σ σ σε β= + − = + −  

1 1 1.26 0.82 1 0.92 1K kτ τ τ τε β= + − = + −  

2.80Kσ =  
1.62Kτ =  

材料特性系数 
45 号钢： 0.1σψ = ～0.2 

          0.05τψ = ～0.1 
取 0.1σψ =  
取 0.05τψ =  

仅有弯曲正应力时的

计算安全系数 a m

2751
2.8 4.82 0.1 0

S
Kσ
σ σ

σ

σ ψ σ
−= =
+ × + ×

 20.38Sσ =  

仅有扭转切应力时的

计算安全系数 a m

1551
1.62 8.66 0.05 8.66

S
Kτ τ

τ
τ τ ψ τ

−= =
+ × + ×

 10.72Sτ =  

弯扭联合作用下的计

算安全系数 
ca 2 2 2 2

20.38 10.72

20.38 10.72

S SS
S S
σ τ

σ τ

×
= =

+ +
 

ca 9.5S =  

设计安全系数 材料均匀，载荷与应力计算精确时：S = 1.3～1.5 取 S = 1.5 

疲劳强度安全系数校核 caS S 左侧疲劳强度合格 

（3）截面Ⅳ右侧强度校核   

抗弯截面系数 3 30.1 0.1 70W d= = ×  334 300 mmW =  

抗扭截面系数 3 3
T 0.2 0.2 70W d= = ×  3

T 68 600 mmW =  

截面Ⅳ左侧的弯矩 268 235 (71 36) 71M = × −  132 229M = N⋅mm 

截面上的弯曲应力 b 132 229 34 300M Wσ = =  b 3.86σ = MPa 

截面上的扭转切应力 T 3 T 950 730 68 600T Wτ = =  T 13.86τ = MPa 

平均应力 
弯曲正应力为对称循环， m max min( ) 2σ σ σ= +  
扭转切应力为脉动循环， m max min( ) 2 13. 86 2τ τ τ= + =  

m 0σ = MPa 

m 6.93τ = MPa 

应力幅 
弯曲正应力为对称循环， a max min b( ) 2σ σ σ σ= − =  
扭转切应力为脉动循环， a max min m( ) 2τ τ τ τ= − =  

a 3.86σ = MPa 

a 6.93τ = MPa 

过盈配合处的 kσ σε 值 d = 70 mm, b 640σ =  MPa，配合为 H7/n6 kσ σε =3.16 

过盈配合处的 kτ τε 值 kτ τε = (0.7～0.85) kσ σε ，取 kτ τε = 0.8 kσ σε  kτ τε = 2.53 

疲劳强度综合影响系数 
1 1 3.16 1 0.92 1K kσ σ σ σε β= + − = + −  

1 1 2.53 1 0.92 1K kτ τ τ τε β= + − = + −  

3.25Kσ =  
2.62Kτ =  

仅有弯曲正应力时的

安全系数 
1

a m

275
3.25 3.86 0.1 0

S
Kσ
σ σ

σ
σ ψ σ

−= =
+ × + ×

 21.92Sσ =  

仅有扭转切应力时的

安全系数 
1

a m

155
2.62 6.93 0.05 6.93

S
Kτ
τ τ

τ
τ ψ τ

−= =
+ × + ×

 8.38Sτ =  

弯扭联合作用时的计

算安全系数 
ca 2 2 2 2

21.92 8.38

21.92 8.38

S SS
S S
σ τ

σ τ

×
= =

+ +
 

ca 7.83S =  

强度校核 caS S = 1.5 右侧疲劳强度合格 

5）静强度校核 该设备无大的瞬时过载和严重的应力循环不对称 无须进行静强度校核 

6）绘制轴的零件工作图  图11-24所示的是轴的工作图 
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11.5  轴的刚度计算和振动稳定性概念 

对于工程实际中旋转精度要求较高的轴、受载荷较大的细长轴及高速旋转的轴，在结构设

计上除了满足强度条件外，还应满足轴的刚度要求，同时还应考虑振动稳定性等问题。 

11.5.1  轴的刚度计算 

轴的刚度是指轴抵抗弹性变形的能力。轴在其工作载荷的作用下会产生弹性变形，若轴的

刚度不足和变形过大，将影响轴或轴上零件（乃至整个机器）的正常工作，产生运转噪声、振

动、运动精度失准，甚至完全失效的后果。例如，对于装有齿轮的轴，若轴的刚度不足，将导

致齿面上载荷分布严重不均，影响齿轮的正确啮合；若机床主轴的刚度不足，将导致机床的加

工精度降低等。因此，对于有刚度要求的轴，必须对其进行刚度校核。 
轴的刚度有弯曲刚度和扭转刚度两种指标。其中，弯曲刚度用轴的挠度 y 或偏转角θ来度量；

扭转刚度用轴的扭转角ϕ来度量。y、θ、ϕ的计算方法见材料力学或相关设计手册，它们的许用

值见表 11-9。 
轴的弯曲刚度校核计算公式为 

                                  y ≤ [y] (11-13) 
                                 θ ≤ [θ] (11-14) 

轴的扭转刚度校核计算公式为 
                              ϕ ≤ [ϕ] (11-15) 

表 11-9  常见轴的许用变形量 

变形种类 应用场合 许用变形量 

许用挠度[y] 

一般用途的轴 
高刚度的轴 
安装齿轮的轴 
感应电机的轴 

(0.003 ~ 0.005)l  
0.002l≤  

(0.01～ n0.03)m  
0.01δ≤  

弯曲变形 

许用偏转角[θ] 

滑动轴承 
深沟球轴承 
调心球轴承 
圆柱滚子轴承 
圆锥滚子轴承 

0.001rad  
0.005rad  
0.05rad  
0.0025rad  
0.0016rad  

扭转变形 许用扭转角[ϕ] 
一般传动 
较精密传动 
重要传动 

(0.5～1) °/m 
(0.25～0.5) °/m 
0.25 °/m 

l 为支承间距； nm ：齿轮法向模数； δ 为定子与转子的间隙 

11.5.2  轴的振动稳定性概念 

振动是机械运转中普遍存在的现象。对于处于高速旋转和有高运转精度要求的轴，振动稳

定性显得更加重要。 
轴的振动可分为弯曲振动、扭转振动和纵向振动三种基本形式。由于轴是一个弹性体，在

其旋转时，由于轴和轴上零件的材料不均匀性、制造误差或对中不良、载荷分配不均等，造成

质心偏移，产生以离心力为特征的周期性的干扰力，从而引起轴的横向振动（弯曲振动）；当轴
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由于传递的功率或运转的周期性变化而产生周期性的扭转变形时，将引起扭转振动；当轴受到

周期性的轴向干扰力时，将产生纵向振动。 
一般机器中，轴的弯曲振动现象较为常见，故本节仅对此进行简要介绍。 
周期性的干扰力将使轴产生强迫振动。理论上，当强迫振动频率与轴的固有频率重合时，

轴将会产生共振，严重时会导致轴和机器的损坏。 
实际上，在强迫振动频率逐渐接近轴的固有频率的过程中，振动将逐步加剧。共振时轴的

转速称为轴的临界转速，可以有很多个，其中最低的一个称为一阶临界转速 c1n ，其余的依次称

为二阶临界转速 c2n ，三阶临界转速 c3n …。工程上有实际意义的也就是前几阶临界转速，其中

以一阶临界转速 c1n 引起的振动最为剧烈，也最危险。一般的机器设备，只要轴的工作转速避开

一阶临界转速 c1n 即可消除共振现象。 

因而，轴的振动计算也就是检查轴的临界转速与轴的工作转速之间的差值。若差值较大，

不仅能避免共振，且振动较小；若差值太小，虽然不一定发生共振，但振动将较为剧烈地表现

出来。为了避免剧烈的振动影响轴的工作，此时应通过改变轴的结构、尺寸、支承跨度等参数

来改变轴的刚度，从而达到改变轴的临界转速，增大临界转速与工作转速之间的差值，以避免

剧烈振动的出现。 
工作转速 n 低于一阶临界转速 c1n 的轴，称为刚性轴。增加其刚性以提高 c1n ，对减小轴的

振动有利；工作转速高于一阶临界转速 c1n 的轴称为挠性轴，如高速旋转的汽轮机、航空喷气发

动机的轴，这样的轴若采用刚性轴结构，则其横截面尺寸将会过大。为了避免共振和减小轴的

振动，对于刚性轴，通常应使 n ≤ (0.75～0.8) c1n ；而对于挠性

轴，一般使 1.4 c1n ≤ n ≤ 0.7 c2n 。 

图11-25所示的是一个转子（又称为单圆盘双铰支轴），设轴

上圆盘部分的质量 m 很大，而轴的质量相对很小，可忽略不计，

则该转子可视为无质量的弹性杆与刚性圆盘的结合体。设圆盘质

心 C 与其运动中心 O（即轴的几何中心）的偏心距为 e；转子转

动前，由于重力的作用，产生的静挠度为 0y ，如图 11.25(a)所示。

当转子以等角速度ω旋转时，受离心力 Fr 的作用，轴的动挠度

为 y，如图 11-25(b)所示。 
根据力平衡条件：轴的弯曲弹性反力应等于圆盘的离心惯性力，经推导整理后可得 

                              
2

2

2 1

e emy k k m
m

ω
ω

ω

= =
−−

 (11-16) 

式中，k 为轴的弯曲刚度。 
由式(11-16)可知，当轴的角速度由零逐渐增大时，y 值随之增大。在没有阻尼的情况下，

当 ω = k / m 时，挠度 y 趋近于无穷大，轴将产生共振，此时所对应的角速度称为轴的一阶临界

角速度，以 ωc1 表示。显然，轴的临界角速度只与轴的刚度 k 和圆盘质量 m 有关。从理论力学

的知识可知，轴的弯曲刚度 0k mg y= ，故轴的一阶临界角速度又可写为 
                               ωc1 = k/m = g/y0  (11-17)  

式中， 0y 的单位为 mm ；g 为重力加速度，取 29 810 mm sg = 。 

由此可求得单圆盘双铰支轴在不计轴的质量时，其一阶临界转速 
                  c1n = 60ωc1/(2π) = 30g/y0 /π = 9461/y0  r/min (11-18) 

其他支承形式及多圆盘轴的临界转速的计算，请参看其他有关书籍。 

 
图 11-25  转子 
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11.6  键连接与花键连接 

11.6.1  键连接类型与结构形式 

键是一种标准零件，通常用来实现轴与轮毅之间的周向固定，以传递转矩，有的还能实现

轴上零件的轴向固定或轴向滑动的导向。 
键连接的主要类型有：平键连接、半圆键连接、楔键连接和切向键连接。 

1．平键连接 

图11-26所示的是普通平键连接的结构形式。键的两个侧面是工作面，工作时，靠键同键槽

侧面的挤压来传递转矩。键的上表面和轮毂的键槽底面间留有间隙。 
根据用途的不同，平键分为普通平键、薄型平键、导向平键和滑键四种。 
普通平键按构造分，有圆头（A 型）、平头（B 型）及单圆头（C 型）三种，如图11-27所

示。薄型平键与普通平键的主要区别是键的高度约为普通平键的 60％～70％。 

                 
图 11-26  普通平键连接                              图 11-27  普通平键的类型 

导向平键主要用于毂类零件在轴上移动时的导向，其结构件如图11-28所示。 
滑键用于轴上零件移动距离较长时，其结构件如图11-29所示 

             
图 11-28  导向平键                                      图 11-29  滑键 

2．半圆键连接 

半圆键连接如图11-30所示，轴上键槽用尺寸与半圆键相同的半圆键槽铣刀铣出，因而键在

槽中能绕其几何中心摆动，以适应轮毂中键槽的斜度。半圆键工作时，靠其侧面来传递转矩。 

3．楔键连接 

楔键连接如图11-31所示。楔键分为普通楔键和钩头楔键两种，普通楔键有圆头、平头和单

圆头三种形式。键的上下两面是工作面，键的上表面和与它相配合的轮毂键槽底面均具 1:100
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的斜度。装配后，键即楔紧在轴和轮毂的键槽里。工作时，靠键的楔紧作用来传递转矩，同时

还可以承受单向的轴向载荷，对轮毂起到单向的轴向固定作用。楔键的侧面与键槽侧面间有很

小的间隙，当转矩过载而导致轴与轮毂发生相对转动时，键的侧面能像平键那样参加工作。 

     
图 11-30  半圆键连接                            图 11-31  楔键连接 

4．切向键连接 

切向键连接如图11-32所示。切向键是由一对斜度为 1:100 的楔键组成，工作时靠工作面上

的挤压力和轴与轮毂间的摩擦力来传递转矩。 

 
图 11-32  切向键连接 

11.6.2  键连接的应用 

1．平键 

平键连接具有结构简单、装拆方便、对中性较好等优点，因而得到广泛应用。这种键连接

不能承受轴向力，因而对轴上的零件不能起到轴向固定的作用。其中，普通平键和薄型平键用

于静连接，导向平键和滑键用于动连接。 
圆头平键宜放在轴上用键槽铣刀铣出的键槽中，键在轴上键槽中轴向固定良好，缺点是键

的头部侧面与轮毂上的键槽并不接触，因而键的圆头部分不能充分利用，而且轴上键槽端部的

应力集中较大。 
平头平键是放在用盘铣刀铣出的键槽中，因而避免了上述缺点，但对于尺寸大的键，宜用

紧定螺钉固定在轴上键槽中，以防松动。 
单圆头平键常用于轴端与毂类零件的连接，也分圆头、平头和单圆头三种形式，但传递转

矩的能力较低，常用于薄壁结构、空心轴及一些径向尺寸受限制的场合。 
当被连接的毂类零件在工作过程中必须在轴上做轴向移动时（如变速箱中的滑移齿轮），则

需要采用导向平键或滑键。 
导向平键是一种较长的平键，用螺钉固定在轴上的键槽中。为了便于拆卸，键上制有起键

螺孔，以便拧入螺钉使键退出键槽。轴上的传动零件则可沿键做轴向滑移。 
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当零件需要滑移的距离较大时，因所需导向平键的长度过大，制造困难，故宜采用滑键。

滑键固定在轮毂上，轮毂带动滑键在轴上的键槽中做轴向滑移，这样，只需在轴上铣出较长的

键槽，而键可做得较短。 

2．半圆键 

半圆键连接的优点是工艺性较好，装配方便，尤其适用于锥形轴端与轮毂的连接。缺点是

轴上键槽较深，对轴的强度削弱较大，故一般只用于轻载静连接中。 

3．楔键连接 

楔键连接在传递有冲击和振动的较大转矩时，仍能保证连接的可靠性，其缺点是键楔紧后，

轴和轮毂的配合产生偏心和偏斜，因此主要用于毂类零件的定心精度要求不高且低转速的场合。 

4．切向键连接 

当用一个切向键时，只能传递单向转矩；当要传递双向转矩时，必须用两个切向键，两者

间的夹角为 120°～130°。由于切向键的键槽对轴的削弱较大，因此常用于直径大于 100 mm 的

轴上。例如，用于大型带轮、大型飞轮、矿山用大型绞车的卷筒及齿轮等与轴的连接。 

11.6.3  平键连接的选择与强度计算 

1．键的选择 

键的选择包括键的类型选择和尺寸选择两个方面。键的类型应根据键连接的结构特点、使

用要求和工作条件来选择；键的尺寸则按标准规格和强度要求来取定。 
键的主要尺寸为其截面尺寸（一般以键宽 b×键高 h 表示）与长度 L。键的截面尺寸 b×h 按

轴的直径 d 从标准中选定。键的长度 L 一般可按轮毂的长度而定，即键长等于或略短于轮毂的

长度；而导向平键则按轮毂的长度及其滑动距离而定。一般而言，轮毂的长度可取为(1.5～2)d
（d 为轴的直径）。所选定的键长 L 应符合国家标准规定的长度系列。重要的键连接在选出键的

类型和尺寸后，还应进行强度校核计算。普通平键和普通楔键的主要尺寸见表 11-10。 

表 11-10  普通平键和普通楔键的主要尺寸            单位：mm 

d 6～8 >8～10 >10～12 >12～17 >17～22 >22～30 >30～38 >38～44 

b×h 2×2 2×3 4×4 5×5 6×6 8×7 10×8 12×8 

d >44～50 >50～58 >58～65 >65～75 >75～85 >85～95 >95～110 >110～130 

b×h 14×9 16×10 18×11 20×12 22×14 25×14 28×16 32×18 

L 6、8、10、12、14、16、18、20、22、25、28、32、36、40、45、50、56、63、70、80、90、100、110、125、140、
180、200、220、250… 

2．键连接的强度计算 

平键是应用最为广泛的一种，本节仅以平键的连接强度计算为例来介绍键连接的强度计算，

其他键的连接强度计算与平键强度计算较为相似，可以参阅相关文献和手册。 
当平键连接传递转矩时，连接中各零件的受力情况如图11-33所示。 
对于采用常见的材料组合和按标准选取尺寸的普通平键连接（静连接），其主要失效形式是

工作面被压溃，键连接中除非有严重过载，一般不会出现键的剪断（沿 a—a 面剪断）。因此，

通常情况下只按工作面上的挤压应力进行强度校核计算。对于导向平键连接和滑键连接（动连
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接），其主要失效形式是工作面的过度磨损，因此通常按工作面

上的压力进行条件性的强度校核计算。 
设载荷在键的工作面上均匀分布，由此得平键连接的强度条

件为 
32 10 [ ]p p

T
kld

σ σ×
= ≤            (11-19) 

导向平键和滑键的连接强度条件为 
32 10 [ ]Tp p

kld
×

= ≤            (11-20) 

上述两式中，T 为键连接所传递的转矩，单位为 N m⋅ ；k 为键与键槽的接触高度， 0.5k h= （ h
为键的高度），单位为 mm； l 为键的工作长度，单位为 mm，此处圆头平键的 l L b= − ，平头平

键的 l L= ； d 为轴的直径，单位为 mm；[ ]pσ 为键、轴、毂三者中强度最弱材料的许用挤压应

力，单位为 MPa ；[ ]p 为键、轴、毂三者中强度最弱材料的许用压力，单位为 MPa ，见表 11-11。 

表 11-11  键连接的许用压力、许用挤压应力        单位：MPa 

载荷性质 许用压力 
许用挤压应力 连接方式 键、轴、毂材料 

静载荷 轻微冲击 冲击 

钢 120～150 100～120 60～90 
[ ]p  静连接 

铸铁 70～80 50～60 30～45 

[ ]pσ  动连接 钢 50 40 30 

注：若与键有相对运动的被连接表面经过淬火处理，则动连接时的许用压力 [ ]p 可提高 2～3 倍。 

当键连接的强度不够时，可以采用双键结构（即两个平键在轴的

中心线上对称布置），如图 11-34 所示。此时，考虑到传递载荷的不均

匀性，在强度校核时按 1.5 个键计算。 

11.6.4  花键连接简介 

花键连接由外花键、内花键（如图 11-35 所示）组成。由图 11-35
可知，花键连接是平键连接在数目上的发展，可用于静连接或动连接。 

花键连接的齿数、尺寸、配合等均应按标准选取。按其齿形不同，可分为矩形花键和渐开

线花键两类，均已标准化。  

1．矩形花键 

按齿高的不同，矩形花键的齿形尺寸在标准中规定了两个系列，即轻系列和中系列。轻系

列的承载能力较小，多用于静连接或轻载连接；中系列用于中等载荷的连接。 
矩形花键的定心方式为小径定心（如图 11-36 所示），即外花键和内花键的小径为配合面。

其特点是定心精度高，定心的稳定性好，能用磨削的方法消除热处理引起的变形。矩形花键连

接应用较为广泛。 

2．渐开线花键 

渐开线花键的齿廓为渐开线，分度圆压力角有 30°和 45°两种（如图 11-37 所示）。渐开线

图 11-33  平键连接的受力情况

 
图 11-34  平键双键结构 
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花键可以用制造齿轮的方法来加工，工艺性较好，制造精度也较高，花键齿的根部强度高，应力

集中小，易于定心，当传递的转矩较大且轴径也大时，宜采用渐开线花键连接。压力角为 45°的
渐开线花键，由于齿形钝而短，与压力角为 30°的渐开线花键相比，对连接件的削弱较小，但

齿的工作面高度较小，故承载能力较低，多用于载荷较轻、直径较小的静连接，特别适用于薄

壁零件的轴毂连接。 

                 
图 11-35  花键结构                                   图 11-36  矩形花键定心方式 

 
图 11-37  渐开线花键结构 

渐开线花键的定心方式为齿形定心。当齿受载时，齿上的径向力能起到自动定心作用，有

利于各齿均匀承载。 
由于结构形式和制造工艺的不同，与平键连接比较，花键连接在强度、工艺和使用方面的

优点是： 
（1）在轴上与毂孔上直接而匀称地制造出较多的齿与槽，因此连接的受力较为均匀； 
（2）由于槽较浅，齿根处应力集中较小，因此对轴与毂的强度削弱较小，或在一定意义上

可以使用性能相对较低的材料而达到降低成本的目的； 
（3）齿数较多，总接触面积较大，因此可承受较大的载荷； 
（4）轴上零件与轴的对中性好，因此对于高速及精密机器来讲是非常适宜的； 
（5）导向性好，因此对于动连接来讲是很重要的优势； 
（6）可以用磨削加工的方法来提高加工精度及连接质量，因此尤其适合于高精度传动。 
然而，花键连接的缺点是齿根仍有应力集中，通常需要使用专门设备来加工从而导致成本较高。 
因此，花键连接主要适用于定心精度要求高、载荷大或经常滑移的连接。 
花键连接的强度计算与键连接的强度计算相似，首先是根据连接的结构特点、使用要求和

工作条件选择花键的类型及尺寸，然后进行必要的强度校核计算。 
花键连接的失效形式通常情况下是工作面发生压溃（主要发生在静连接）和工作面过度磨

损（主要发生在动连接），因此需对两种失效形式分别校核。静连接时按工作面上的挤压应力进

行相应的强度计算，而动连接时按工作面上的压力状况进行强度计算。 
相关的计算校核公式可以参阅机械设计手册或文献，此处不再赘述。 
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11.7  销连接 

销有多种类型，如圆柱销、圆锥销、槽销、销轴和开口销等，销的结构、尺寸均已标准化。 
销连接主要用来固定零件之间的相对位置，并可以传递不大的载荷。 
销连接的基本形式是圆柱销和圆锥销，如图11-38所示。圆柱销和圆锥销的尺寸已经标准化，

其中圆锥销有 1:50 的锥度，其安装比圆柱销方便，而且多次拆装后其仍能保持较高的定位精度，

因此用于经常拆装且定位精度要求较高的连接中。圆柱销经过多次拆装后其定位精度将降低，

因此一般用于定位精度较低或拆装次数少的连接场合。 
定位用的圆柱销或圆锥销是组合加工和装配时的重要辅助零件。 
连接用的销称为连接销，可以传递不大的载荷，如图11-39所示。 

                      
图 11-38  圆柱销和圆锥销                                   图 11-39  连接销 

销也可以用来作为安全装置中的过载剪断保护元件，此时称为安全销，如图11-40所示。 
端部带螺纹的圆锥销（如图 11-41 所示），可用于盲孔或拆卸困难的场合。开尾圆锥销（如

图 11-42 所示）则适用于有冲击、振动的场合。 

             
图 11-40  安全销                                 图 11-41  端部带螺纹圆锥销 

此外，销轴铰接时的轴向定位通常用开口销定位，如图 11-43 所示。开口销的结构如图 11-44
所示，装配后需要将尾部分开，以防止松脱。 

销的常用材料是 35 号钢和 45 号钢，其许用切应力 p[ ] 80Mτ = ，许用挤压应力 p[ ]σ 可查阅

相关的资料。 
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图 11-42  开尾圆锥销                    图 11-43  销轴用开口销定位           图 11-44  开口销 

对于安全销，在机器过载时其应被剪断，因此销的直径应按过载时被剪断的条件确定，具

体设计可参考机械设计手册或文献。 
对于定位销，其通常不受载荷或受较小载荷，故一般不进行强度计算，其直径可按结构确

定，数目一般不少于 2 个，而且定位销装入被连接件的长度应约为其直径的 1～2 倍。 
对于连接销，其类型一般根据工作要求选定，尺寸可以根据连接的特点按经验或规范确定，

在必要时可以再按剪切和挤压强度条件进行相应的校核计算。 

11.8  焊接、铆接与过盈连接 

11.8.1  焊接 

焊接利用局部加热的方法使被连接件连接为一体。常用的焊接方法有电弧焊和气焊等。在

焊接过程中，被连接件在接缝处达到熔融状态，熔化的焊条金属填充接缝处的空隙而形成焊缝。 
焊接具有重量轻、强度高、工艺简便等优点，所以其应用日益广泛。在单件生产情况下，

采用焊接一般制造周期短，成本低。图11-45所示的是焊接齿轮的应用实例。 
本节仅介绍电弧焊焊缝的强度计算。 
焊缝主要有对接焊缝和角焊缝两种。图11-46所示的是对接焊缝。对接焊缝强度计算如下所

述，角焊缝的强度计算请参见相关资料。 

              
图 11-45  焊接齿轮                                    图 11-46  对接焊缝 
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对接焊缝受力较均匀，当被焊件厚度不大时可不开坡口，如图11-46(a)所示，厚度较大时为

了保证焊透，要预先做出各种形式的坡口，如图11-46(b)所示的 V 型坡口。当对接焊缝承受拉

力或压力时，如图 11-46(c)所示，其平均应力及强度条件为 

                       [ ]F
l

σ
δ

′≤ 或 [ ]c
F
l

σ
δ

′≤  (11-21) 

式中， F 为作用力，单位为 N； l 为焊缝长度，单位为 mm；δ 为焊件厚度，单位为 mm；[ ]σ ′

为焊缝拉伸许用应力，单位为 MPa，可以从相关手册中查取。 c[ ]σ ′为焊缝压缩许用应力，单位

为 MPa，可以从相关手册中查取。 

11.8.2  铆接 

铆接是将铆钉穿过被连接件的预制钉孔经铆合而组成的，如图11-47所示。优点是工艺设备

简单，质量易于检查，耐冲击载荷等；但结构一般笨重，

铆合时有剧烈噪声，工人劳动条件较差。目前，除桥梁、

飞机制造等工业部门仍常采用外，其应用已逐渐减少。 
铆接的相关计算主要是铆钉的剪切强度校核，具体计

算过程和适用公式请查阅机械设计手册或相关资料、文献，

此处不再讨论。 

11.8.3  过盈连接 

过盈连接主要用于轴与轮毂的连接，由于包容件（轮毂）与被包容件（轴）间存在着过盈

量，所以装配后在两者的配合表面间产生压力，工作时靠与此压力所伴生的摩擦力传递转矩或

轴向力。图 11-48 所示的是圆柱面过盈连接的原理。 
过盈连接结构简单，同轴性好，对轴削弱小，耐冲击

的性能好，但由于其承载能力主要取决于过盈量的大小，

故对配合表面加工精度要求较高。 
对于圆柱面过盈连接，当过盈量不大时一般用压入法

装配。这种方法易擦伤配合表面，从而减小了过盈量，降

低了连接的紧固性。 
当过盈量较大时，可用温差法装配，即加热包容件或

冷却被包容件（也可同时加热包容件和冷却被包容件）以

形成装配间隙。 
用温差法装配不易擦伤表面（即不用减小原来的过盈

量），故其连接质量比用压入法好。 
为了装配方便，对于轴孔类过盈连接其孔口和轴端的

倒角尺寸均有一定的要求，如图 11-49 所示图中α = 10°～
15°， β = 60°～90°。 

圆锥面过盈连接常常用高压油来进行装拆。当高压油进入配合表面时，迫使配合面处内径

胀大和外径缩小，同时施加一定的轴向力使之相互压紧，待零件装配至预定位置以后，排出高

压油，便达到了过盈连接的要求，如图 11-50 所示。 
圆锥面过盈连接的优点是装拆方便，不需很大轴向力，配合面不易擦伤，可以多次装拆而

 
图 11-47  铆接 

图 11-48  圆柱面过盈连接 



 247     第 11 章  轴与轴毂连接

不影响其连接强度等；但其对配合面的接触精度要求高，对接触均匀性要求高，同时还要有高

压油泵等专用设备，故目前多用于一些大型零件的装配中。 

       
图 11-49  孔口与轴端倒角                       图 11-50  高压油装拆的圆锥面过盈连接 

习题与思考题 

11-1  已知一个传动轴传递的功率为 37 kW，转速 n = 900 r/min，轴的扭转切应力不允许超过 40 MPa。要求：  

（1）分别按以下两种情况求该轴直径：  

① 实心轴；② 空心轴，取内外径之比为 0.7。 

（2）求两种情况下轴的质量之比。 

11-2  题图11-2所示的是某轴的结构设计图。要求说明其结构设计上错误的理由，在图中标注出错误所在，

并重新画出正确的结构与装配图（蜗轮用油润滑，轴承用脂润滑）。 

 
题图 11-2  

11-3  题图 11-3(a)所示的是两级展开式斜齿圆柱齿轮减速器的传动简图，题图 13-3(b)所示的是该减速器

中间轴。尺寸和结构如图所示，图中点 A、D 为圆锥滚子轴承的载荷作用中心。已知中间轴转速

n2 = 180 r/min，传递功率 P = 5.5 kW，轴的材料为 45 号钢正火，轴上齿轮的参数列于下表。要求

按弯扭合成强度条件验算轴上截面Ⅰ和Ⅱ处的强度，并精确校核该轴的危险截面是否安全。 

 m/mm α z β 旋向 

齿轮 2 3 20° 112 10°44′  右 

齿轮 3 4 20° 23 9°22′  右 
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题图 11-3  两级齿轮减速器的中间轴 

11-4  简述轴的结构设计应满足的基本要求。指出题图 11-4 中结构设计的错误，在错误处标出序号，并

按序号一一说明理由。 

 
题图 11-4 

11-5  已知一个单级直齿圆柱齿轮减速器，电动机直接驱动，电动机功率 P = 22 kW，转速 n1 = 1440 r/min，

齿轮模数 m = 4 mm，齿数 z1 = 18，z2 = 82，支承间跨距 l = 180 mm，齿轮对称布置，轴的材料为

45 号钢调质。试按弯扭合成强度条件确定输出轴危险截面处的直径 d。 

11-6  已知减速器中某直齿圆柱齿轮安装在轴的两个支承点之间，齿轮和轴的材料均为锻钢，用普通平键

构成静连接，装齿轮处的轴径为 70 mm，齿轮的轮毂宽度为 100 mm，传递的转矩为 1000 N m⋅ ，

载荷有轻微冲击。试设计此键连接。 

11-7  分析自行车的前轴、中轴和后轴的受力情况，并判断它们各属于哪一类轴。 

11-8  轴的常用材料有哪些？当优质碳素钢轴的刚度不足时，改用合金钢能否满足要求？为什么？ 

11-9  轴的结构设计应当考虑哪些方面的问题？轴的结构工艺性设计上又该注意哪些问题？通常情况下，

轴的设计分几个步骤？每一个步骤解决何种问题？ 

11-10  在多级齿轮减速器中，为什么高速级的轴径总比低速级的小？ 

11-11  平键连接和楔键连接各应用于何种场合？ 



 

 
 
 
 
 
 
 
 
 

 

 
轴承是机器中广泛应用的重要零部件。对于滑动轴承，本章主要介绍其结构、材料、润滑

和非液体摩擦滑动轴承的失效形式、设计准则、设计原理和方法；对于滚动轴承，主要介绍常

用滚动轴承的类型、特点和代号，介绍如何根据工作条件正确选用合适的轴承类型和尺寸，并

对滚动轴承进行组合设计。 

12.1  轴承的类型与应用 

轴承用于机器中支承轴和轴上旋转零件，以保持轴的旋转精度，并减小转轴与支承间的摩

擦与磨损。根据轴承工作时摩擦性质不同可分为滑动轴承和滚动轴承两大类。 
滑动轴承按其所能承受的载荷方向的不同，可分为径向滑动轴承（承受径向载荷）、推力滑

动轴承（承受轴向载荷）和径向推力滑动轴承（同时承受径向载荷和轴向载荷）。 
滑动轴承工作时，按其所承受的径向、轴向等载荷方向的不同，主要分为径向滑动轴承和

推力滑动轴承。根据滑动轴承的轴颈和轴瓦接触表面间摩擦状态的不同，可分为液体（流体）

摩擦滑动轴承和非液体（流体）摩擦滑动轴承。如图 12-1(a)所示，轴承工作时，在轴颈与轴瓦

摩擦表面间有一层润滑油膜，将二者隔开而不

直接接触，摩擦只发生在流体分子之间，这种

轴承称为液体（流体）润滑滑动轴承。由于流

体摩擦（流体润滑）的摩擦系数很小， f = 
0.001～0.008，所以轴承的摩擦、磨损小，机械

效率高。但是实现流体摩擦必须具有一定的条

件，结构复杂，制造、安装要求较高，所以完全流体润滑滑动轴承常用于高速、重载、高精度

等场合，如大型汽轮机、精密机床、大型发动机、轧钢机等场合。根据润滑油膜形成原理的不

同，完全流体摩擦滑动轴承可分为流体动压轴承和流体静压轴承。 
如图 12-1(b)所示，不完全流体润滑滑动轴承工作时，在轴颈和轴瓦表面间虽然有一层润滑

油膜存在，但无法将两个表面完全隔开，表面局部凸起的部分仍在直接接触，这种轴承摩擦系

数较大，易磨损，效率较低，但其结构简单，对制造、安装等精度要求较低，维护方便，故在

水泥搅拌机、破碎机等速度较低并有冲击的机器中仍有较广泛的应用。 
根据两个摩擦表面的润滑情况，摩擦又分为干摩擦、边界摩擦（边界润滑）、混合摩擦（混

合润滑）。干摩擦是指当两个摩擦表面间无任何润滑或保护膜时，出现固体表面直接接触时的摩
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图 12-1  滑动轴承摩擦状态 
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擦。此时磨损严重，轴承失效，所以滑动轴承中不允许出现干摩擦。两个摩擦表面间存在润滑

油，在金属表面形成很薄的边界油膜，但不足以将两个金属表面隔开，表面微凸体在相互运动

中仍将相互接触，这种状态称为边界摩擦。边界摩擦可有效减小两个接触表面的磨损和发热。

两个摩擦表面间同时存在干摩擦、边界摩擦和流体摩擦的状态称为混合摩擦。一般情况下，机

器中的摩擦表面多处于边界摩擦和流体摩擦的混合状态中。 
滑动轴承应用于某些特殊场合，具有独特的优点：① 工作转速特高或特重型场合；② 对

轴的支承位置有特别精确的要求；③ 能承受大的冲击和振动；④ 装配要求为剖分式的结构或

安装径向空间尺寸受限情况等。 
滚动轴承是现代机器中广泛应用的通用部件。它依靠主要元件间的滚动接触来支承转动零

件，具有摩擦阻力小、效率高、启动灵敏、润滑方便、互换性好等优点。滚动轴承类型众多，

能适应不同的载荷、转速及运转精度，在一般机械设计中，只需根据工作条件正确选用合适的

滚动轴承类型和尺寸，并进行轴承组合设计。 
滚动轴承按其所承受的径向载荷、轴向载荷方向的不同，可分为向心轴承、推力轴承和向

心推力轴承。 
滚动轴承的缺点是抗冲击能力差，高速运转时有噪声，工作寿命不及流体摩擦滑动轴承长等。 

12.2  滑动轴承 

12.2.1  滑动轴承的结构 

1．径向滑动轴承 

径向滑动轴承又称为向心滑动轴承。按其结构可分为整体式、剖分式和调心式等。 
1）整体式径向滑动轴承 
整体式径向滑动轴承的典型结构如图 12-2 所示，主要由轴承座和轴套（轴瓦）组成。轴承

座底部设有螺纹孔，用螺栓与机座相连接；轴套以过盈配合与轴承座孔连接，在轴套和轴承座

之间装有紧定螺钉，以防止二者间的相对运动；轴承顶部设有安装润滑油杯的螺纹孔；轴套上

开有油孔，并在内表面开油沟以输送润滑油。整体式径向滑动轴承结构简单，制造方便，成本

低，但轴套工作表面磨损后，轴承间隙变大时无法调整，且装拆时轴和轴承需要做轴向移动，

安装不方便，故多用于低速、轻载、间歇工作等机械设备中。 
当安装滑动轴承座所需空间有限时，有时也将滑动轴承直接嵌入到箱体内，如图 12-3 所示，

这种结构用于体积较小的设备仪器中。 

                 
图 12-2  整体式径向滑动轴承                            图 12-3  整体嵌入式滑动轴承 
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2）剖分式径向滑动轴承 
这种结构又称为对开式径向滑动轴承，如图 12-4 所示。轴承由轴承座、轴承盖、剖分轴瓦

和连接螺栓等组成。轴承座和轴瓦均采用剖分式结构，剖分面大多是水平的，也可以是倾斜的，

以适应径向载荷作用方向超过轴承垂线左右 35°范围。轴承座和轴承盖的剖面常做成阶梯形，

以便对中和防止工作时横向错动，二者间用双头螺栓连接。剖分式轴瓦通常由下轴瓦承受载荷，

轴瓦内壁不受载的表面上开设有槽，供来自于润滑油杯（或油管）的润滑油流入轴承间隙润滑；

当轴瓦磨损后，可减小调整垫片的厚度以调整间隙。剖分式滑动轴承克服了整体式轴承的不足，

装拆、调整方便，故应用最为广泛。 
整体式滑动轴承和剖分式滑动轴承均已标准化。 
3）自动调心式滑动轴承 
图 12-5 所示的是自动调心式滑动轴承。其轴瓦是可动的，轴瓦外表面做成球面，与轴承座

的凹球面相配合。当轴有弯曲或两个轴承座的轴线不对中时，轴瓦能自动调位，以适应轴弯曲

时轴径产生的偏斜，保持轴径和轴瓦的良好接触，避免轴承边缘的摩擦磨损。自动调心式轴承

主要用于轴承的宽度和轴径之比（宽径比 B/d）大于 1.5 的轴承或刚性较小的结构。 

               
图 12-4  剖分式径向滑动轴承                         图 12-5  自动调心式滑动轴承 

2．推力滑动轴承 

推力滑动轴承又称为推力滑动轴承，用于承受轴向载荷，基本结构如图12-6所示。止推轴

承是依靠工作表面轴端面或轴肩（轴环）端面向推力支承面传递载荷的，其常用的结构形式有

实心端面、空心端面、单环端面、多环端面。 

 
图 12-6  推力滑动轴承基本结构 

图 12-6(a)所示的是实心端面推力轴承，结构最简单，但由于止推面上相对滑动速度不等，

压力分布不均匀，远离轴中心处相对滑动速度大，磨损严重，因而该处压力较小，而靠近轴中

心处磨损小，因而压力高。  
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为了改进这种缺陷，在实际结构中一般采用空心端面[如图 12-6(b)所示]或环形端面[如
图 12-6(c)、(d)所示]结构，这些结构压力分布比较均匀。当轴向载荷较大时，可使用多环结构，

它还能承受双向轴向载荷。 

12.2.2  滑动轴承轴瓦的结构 

轴瓦是滑动轴承的主要零件，轴瓦与轴径直接接触并相对运动构成滑动摩擦副。设计轴承时，

轴瓦结构的合理与否对滑动轴承的工作性能影响很大。轴瓦的结构一般分为整体式和剖分式。 
整体式轴瓦又称为轴套，如图 12-7(a)所示的无油沟轴瓦，以及如图 12-7(b)所示的有油沟轴瓦。 
剖分式轴瓦如图 12-8 所示。轴瓦由上、下两半轴瓦组成，通常下轴瓦承受载荷，轴瓦两端

的凸缘用以实现轴向定位，并能承受一定的轴向载荷，周向定位则用定位销等方法。 

             
图 12-7  整体式轴瓦                               图 12-8  剖分式轴瓦 

轴瓦可以用单一的材料制成，当采用贵重金属轴承材料做轴瓦时，为了节省贵重材料和提

高轴瓦的承载能力，常用钢、铸铁或青铜作为基体（瓦背），在轴瓦基体内表面上浇铸或轧制一

层轴承合金作为轴承衬，制成双金属轴瓦或三金属轴瓦，一般轴承衬厚度为 0.5～6 mm。瓦背

强度高，轴承衬减摩性能好，应用效果好。为了使轴承衬与轴瓦表面贴合牢固，可在轴瓦内表

面制作一些沟槽、榫头或螺纹，如图12-9所示。 
为了使润滑油能流向轴承的整个表面，轴瓦上要开设油孔和油沟，一般它们应开在非承载

区，以保证承载区油膜的连续性，以免降低油膜的承载能力。常见的几种油沟形式如图 12-10
所示。 

     
图 12-9  浇铸轴承衬的轴瓦                          图 12-10  常见油沟形式 

12.3  滑动轴承的材料 

轴瓦和轴承衬材料统称为轴承材料。滑动轴承的主要失效形式是轴瓦的磨损、胶合（烧瓦）、

疲劳破坏，有时也会出现制造工艺原因引起的轴承衬脱落。要使滑动轴承具有足够的承载能力，

对轴承材料的主要性能要求有：① 强度足够，包括抗疲劳、冲击强度；② 良好的减摩性、耐

磨性，摩擦系数小；③ 耐腐蚀性、抗胶合能力强；④ 较好的顺应性、嵌入性；⑤ 良好的导热

性，易于跑合和制造。可根据轴承的工作情况，有侧重地选用满足主要性能要求的轴承材料。 
常用的轴承材料有金属材料、粉末冶金材料和非金属材料。 
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1．金属材料 

（1）轴承合金  又称为巴氏合金或白合金，可分为锡基轴承合金和铅基轴承合金两类，分

别以锡或铅为软基体以提高材料的塑性，而合金内含的锑锡或铜锡硬颗粒起抗磨作用。轴承合

金的摩擦系数小，抗胶合能力强，塑性和跑合性能较好，但价格较高，强度较低，不宜单独作

为轴瓦材料，而常作为贴合于钢、青铜或铸铁轴瓦上的轴承衬。 
（2）青铜  主要是铜与锡、铅、铝的合金，分别称为锡青铜、铅青铜、铝青铜。青铜具有

较高的强度，承载能力大，耐磨性和导热性优于轴承合金，应用普遍。青铜可单独制成轴瓦，

也可将青铜浇铸在钢或铸铁瓦背上。锡青铜、铅青铜、铝青铜分别用于中速重载、中速中载、

低速重载的轴承上。 
（3）铸铁  普通灰铸铁或加有镍、铬、钛等合金元素的耐磨铸铁或球墨铸铁，其中石墨起

润滑作用，故耐磨性好，价格便宜，可用于轻载、低速、无冲击的场合。 

2．粉末冶金材料 

粉末冶金材料又称为金属陶瓷，是将粉末状的铁或铜加石墨后经压制、烧结而成的轴承材

料。这种材料制成的轴承具有多孔性组织，孔隙内储存润滑油，又称为含油轴承。使用前将轴

承浸入润滑油，工作时由于轴承发热，通过油的膨胀作用和轴颈转动的抽吸作用，使油自动进

入摩擦表面而进行润滑。含油轴承浸一次油可以使用较长时间，可用于加油不便或平稳无冲击

及中低速场合。 

3．非金属材料 

常用的非金属材料有：石墨、橡胶、尼龙、塑料、木材等，塑料应用较多。塑料有较好的

减摩性、耐磨性、可塑性、跑合性和自润滑性，但导热性差，易变形，承载能力不高。 
常用轴承材料的基本性能和应用见表 12-1。 

表 12-1  常用轴承材料的基本性能和应用 

轴承材料 许用值 硬度/HBS 

名

称 代号 [p] 
/MPa 

[ ]v  
/(m/s) 

[ ]pv  
/( MPa·m/s) 

最高工

作温度

/（°C） 金属模 砂模 

最小轴颈

硬度/HBS 用途 

平稳载荷 
ZSnSb11Cu6 

25 80 20 
30 

冲击载荷 

锡

基 
合

金 ZSnSb8Cu4 
20 60 15 

150 

28 

130～170 

用于高速、重载下

工作的重要轴承。变

载下易疲劳。但价格

较高 

ZPbSb16Sn16Cu2 15 12 10 30 铅

基 
合

金 
ZPbSb15Sn10 20 15 15 

150 
29 

130～170 

用于中速、中载，

无显著冲击载荷的轴

承，可作为锡基轴承

合金的代用品 

ZCuSn10P1 15 10 15 90～120 80～100
用于中速、重载及

受变载的轴承 

ZCuSn5Pb5Zn5 8 3 15 

280 

65～75 60 

300～400 
用于中速、中载

轴承  

ZCuPb30 25 12 30 — 25 — 300 
用于高速、重载轴

承，能承受变载和冲

击载荷 

青

铜 

ZCuAl10Fe3 30 8 12 150 120～140 100 280 宜用于润滑充分的

低速、重载轴承 
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（续表） 

轴承材料 许用值 硬度/HBS 

名

称 代号 [p] 
/MPa 

[ ]v  
/(m/s) 

[ ]pv  
/( MPa·m/s) 

最高工

作温度

/（°C） 金属模 砂模 

最小轴颈

硬度/HBS 用途 

ZCuZn16Si4 12 2 10 100 90 黄

铜 ZCuZn38Mn2Pb2 10 1 10 
200 

— — 
200 用于低速、中载轴

承，耐蚀、耐热 

HT150 4 0.5 

HT200 2 1 

灰

口 
铸

铁 HT250 1 2 

1～4 150 163～241 
大于轴承

材料硬度

20～40 

用于低速、轻载的

不重要轴承，价廉 

多孔铁 68（静载）

20（动载）
2 1 粉

末 
冶

金 多孔锡青铜 55（静载）

14（动载）
6 1.8 

80 — — 用于中低速载荷不

大的轴承 

酚醛树脂 41 13 0.8 120 — — — 
抗胶合性好，强度、

抗振性好，耐酸碱，

但导热性差 

尼龙 14 3 
0.11（0.05 m/s）
0.09（0.5 m/s）
<0.09（5 m/s）

90 — — — 摩擦系数低，耐磨，

无噪声，较常用 

碳-石墨 4 13 0.5（干） 
5.25（润滑）

400 — — — 自润滑性好，高温

稳定性好，耐腐蚀 

非

金

属

材

料 

橡胶 0.34 5 0.53 65 — — — 能隔振、降低噪声、

减小动载 

12.4  滑动轴承的润滑 

12.4.1  润滑剂 

滑动轴承润滑的目的在于降低摩擦耗功，减小磨损，提高轴承的效率，同时还起到冷却、

吸振、防锈等作用。润滑剂有润滑油、润滑脂和固体润滑剂等，了解润滑剂性能，正确选择润

滑剂对轴承的正常工作非常重要。 

1．润滑油 

润滑油是滑动轴承中应用最广的一种润滑剂。润滑油中矿物油（主要是石油产品）以其资

源充足，价格低廉，适用范围广且稳定性好而被广泛使用。润滑油最重要的物理性能是黏度，

它是选择润滑油的主要依据。润滑油的主要理化性能指标有如下几个。 
（1）黏度  黏度是润滑油抵抗变形的能力，它表达润滑油层间内摩擦阻力的大小。黏度高

时易形成油膜，油膜承载能力大，但摩擦系数大，传动效率低。黏度的表示方法有：动力黏度、

运动黏度和相对黏度。影响润滑油黏度的主要因素是温度和压力，黏度随温度升高而减小，随

压力升高而增大。 
（2）油性  油性表示润滑油在金属表面的吸附能力。油性好的润滑油吸附能力强。动植物

油和脂肪酸的油性较好。 
（3）极压性  润滑油中的活性分子与摩擦表面形成抗磨、耐压的化学膜的能力称为极压性。

极压性对在高载荷下工作的高副接触的齿轮、凸轮、滚动轴承等防止胶合等失效有重要意义。 
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其他指标还有：闪点、燃点、凝点、氧化稳定性、酸值等。滑动轴承常用润滑油的牌号和

选择见表 12-2。 

表 12-2  常用润滑油的牌号和选择 

轴颈圆周速度 v /(m/s) 轴承压强 p < 3 MPa 轴颈圆周速度 v /(m/s) 轴承压强 p = (3～7.5)MPa 

<0.1 L—AN68、100、150 <0.1 L—AN150 

0.1～0.3 L—AN68、100 0.1～0.3 L—AN100、150 

0.3～2.5 L—AN46、68 0.3～0.6 L—AN100 

2.5～5.0 L—AN32、46 0.6～1.2 L—AN68、100 

5.0～9.0 L—AN15、22、32 1.2～2.0 L—AN68 

>9.0 L—AN7、10、15   

注：① 表中润滑油是以 40℃时运动黏度为基础的牌号；② 适用于不完全流体润滑，工作温度<60℃。 

2．润滑脂 

润滑脂是由润滑油添加各种稠化剂（如钙、钠、铝等金属皂）混合稠化而成。润滑脂具有

流动性，不需经常添加，密封简单，摩擦系数较大，机械效率较低，一般用于低速、有冲击、

使用要求不高，加油不便等场合。润滑脂的主要性能指标有：锥入度、滴点、氧化安定性等。

目前，钙基润滑脂应用最为普遍。 
滑动轴承常用润滑脂的牌号与选择见表 12-3。 

表 12-3  常用润滑脂的牌号与选择 

轴承压强 p/MPa 轴颈圆周速度 v /(m/s) 最高工作温度/(℃) 选用润滑脂牌号 

<1 ≤1.0 75 钙、锂基脂 L—XAAMHA3，ZL—3 

1～6.5 0.5～5.0 55 钙、锂基脂 L—XAAMHA2，ZL—2 

>6.5 ≤0.5 75 钙、锂基脂 L—XAAMHA3，ZL—3 

≤6.5 0.5～5.0 120 钠、锂基脂 L—XACMGA2，ZL—2 

1～6.5 ≤0.5 110 钙钠基脂 ZGN—2 

>6.5 ≤1.0 50～100 锂基脂 ZL—3 

3．固体润滑剂 

常用的固体润滑剂有石墨、二硫化钼、二硫化钨和聚四氟乙烯等。它们主要将粉剂加入润

滑油或润滑脂中，以改进润滑性能，延长轴承使用寿命，适用于一些高温、高压、低速重载、

不允许污染及无法给油等特殊的场合。 

12.4.2  润滑装置 

润滑油和润滑脂供油方法不同，其实施供油润滑的装置也有差别。常用的润滑装置有下列

几种。 

1．压配式压注油杯 

图12-11所示的是压配式压注油杯。为了避免污物进入轴承，可在油孔内装注油杯，加油时，

用油壶嘴将钢球压下，注入一定量的润滑油；平时则由弹簧顶住钢球以封闭油孔。 

2．针阀式注油油杯 

针阀式注油油杯如图12-12所示，杯中导油管内装有一个针阀。当手柄竖立时，针阀被提起，
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下端油孔开启，杯内的润滑油流入轴承，处于供油状态；当手柄卧倒时，针阀因被弹簧推压下而

封堵底部油孔，供油停止。可以通过调节螺母来调节油孔开口的大小，从而调节供油量的大小。 

               
      图 12-11  压配式压注油杯                             图 12-12  针阀式注油油杯 

3．油芯式弹簧盖油杯 

图 12-13 所示的是油芯式弹簧盖油杯，杯中管内油芯用毛线或棉线做成，油芯一端在管内

但不与轴颈接触，另一端浸在油杯中，利用油芯的毛细管作用和虹吸作用，将润滑油吸到摩擦

面上。这种装置能连续均匀供油，但调节油量不易，机器停车时仍供应润滑油，不适用于高速

轴承，可用于供油量不需很大的轴承。 

4．油环润滑 

在轴颈上套一个自由悬挂的油环，油环的下部浸在油池里，当轴颈回转时，依靠摩擦力带

动油环旋转，油环将润滑油引入轴承。这种装置（如图 12-14 所示）只能用于水平放置且连续

运转的轴颈，轴的转速范围为 500～3000 r/min，常用于大型电机的滑动轴承中。 

                   
图 12-13  油芯式弹簧盖油杯                            图 12-14  油环润滑 
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5．飞溅润滑 

直接利用密封壳体中齿轮等快速旋转的零件（零件浸入油池适当的深度），将油池中的油搅

动使之飞溅到轴承或箱体壁上，经油槽导入轴承进行润滑。这种润滑适用于减速器、内燃机等

机械轴承中。 

6．压力循环润滑 

压力循环润滑是利用油泵将一定压力的润滑油经油路输入到轴承

进行润滑，并再流回油池形成循环。这种供油方式供油量连续充分，

润滑可靠，同时有冷却作用，但装置成本高，结构复杂，用于大型、

重载、高速等重要场合。 

7．旋盖式油脂杯 

图12-15所示的是旋盖式油脂杯，油杯中填满润滑脂，杯盖用螺纹

与杯体连接，定期旋转杯盖，将杯中的润滑脂挤送到轴承孔内。这是

一种最常用的油脂润滑装置。 

12.4.3  润滑方式及其选择 

润滑油的润滑方式分为间歇供油润滑和连续供油润滑两种。间歇供油润滑可采用油杯注油

供油和手工油壶注油。如果用压配式压注油杯（如图12-11所示）等润滑装置进行润滑，这种润

滑方式适用于低速、小型等不重要的轴承或间歇工作的轴承。 
对于较重要的轴承，必须采用连续供油润滑，如滴油润滑方式可以采用针阀式注油油杯

（如图12-12所示）、油芯式弹簧盖油杯（如图12-13所示）润滑装置；也可以采用油环润滑（如

图 12-14 所示）、飞溅润滑、浸油润滑、压力循环润滑等润滑方式。 
润滑脂只能间歇供油。使用润滑脂时，一般在使用前装配时就在轴承内填入润滑脂，或采

用润滑杯等装置通过压力将润滑脂推入轴承中。 
滑动轴承的润滑方式可根据系数 k 来选择，即 

                               k p= v v  (12-1) 

式中，p 为轴颈平均压强，单位为 MPa；v 为轴颈圆周速度，单位为 m/s。 
当 k ≤ 2 时，采用润滑脂油杯润滑；当 k > 2～16 时，采用润滑油润滑，如针阀式注油油杯

等；当 k > 16～32 时，采用油环润滑或飞溅润滑；当 k > 32 时，采用压力循环润滑。 

12.5  非液体摩擦滑动轴承的设计 

非液体摩擦滑动轴承一般处于混合摩擦状态下工作，其主要失效形式是磨损和胶合，目前

对磨损和胶合尚无完善的设计计算方法。为了防止轴承失效，应使轴瓦与轴颈接触表面间保持

一层润滑油膜，因此非液体摩擦滑动轴承的设计依据是：维持轴承的边界膜不遭破裂。虽然影

响边界油膜强度和破裂温度的因素很多，但实践证明此设计依据是有效的，即以限制轴承平均

压强 p、轴承滑动速度v 及二者乘积 pv 不超过许用值来进行条件性计算，以保证轴承的正常工

作能力。 

 
图 12-15  旋盖式油脂杯 
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12.5.1  向心滑动轴承的设计 

1．轴承的平均压强 p 

限制轴承的平均压强 p，以防止当 p 过大时润滑油被压力挤出，油膜被破坏，轴承产生过

度磨损而缩短寿命。向心滑动轴承的计算简图如图12-16所示，

校核公式为 

[ ]rFp p
Bd

= ≤                  (12-2) 

式中， rF 为轴承径向载荷，单位为 N；B 为轴瓦宽度，单位

为 mm；D 为轴颈直径，单位为 mm；[p]为许用压强，单位为

MPa，见表 12-1。 

2．轴承的 pv 值 

限制轴承的 pv 值，是为了防止轴承因摩擦耗功和温升过高而破坏边界油膜和产生胶合。在

轴承单位面积上的摩擦耗功 fpv 中，由于 f 为定值，故 pv 值越高，轴承温升越高，易引起边界

油膜的破裂。校核公式为 

                   [ ]r r

60 1000 19 100
F dn F np p
Bd B

π
= × =

×
v v≤  (12-3) 

式中，n 为轴转速，单位为 r/min； [ ]pv 为轴瓦材料的许用值，单位为 MPa·m/s，见表 12-1。 

3．滑动速度v  

对于一些滑动速度过高的轴承，即使 p 和 pv 值都在许用范围内，也会因滑动速度过高而加

速磨损，从而使轴承无法正常使用，因此需要限制滑动速度v ，使 
                                [ ]v v≤  (12-4) 

式中， [ ]v 为滑动速度的许用值，单位为 m/s，见表 12-1。 

12.5.2  推力滑动轴承的设计 

1．轴承的平均压强 p 

推力滑动轴承计算简图如 12-6 所示，轴承的平均压强为 

                      [ ]a a

2 2
2 1( )

4

F Fp p
A Z d d

= =
π⋅ −

≤  (12-5) 

式中， aF 为轴承轴向载荷，单位为 N；Z 为止推环数； 1d 、 2d 如图 12-6 所示，单位为 mm；[p]
为许用压强，单位为 MPa，见表 12-4。 

表 12-4  推力轴承材料的[p]和 [ ]pv 值 

轴材料 未淬火钢 淬火钢 

轴承材料 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 

注：对于多环轴承，由于各环受载荷不均匀，其[p]和 [ ]pv 值应比单环式降低 50％。 

 
图 12-16  向心滑动轴承的计算简图
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2．轴承的 pv 值 

                             [ ]mp pv v≤  (12-6) 

式中， mv 为轴环的平均速度， m
m 60 1000

d nπ
=

×
v ，单位为 m/s； md 为轴环的平均直径， 1 2

m 2
d dd +

= ，

单位为 mm；n 为轴转速，单位为 r/min；[ ]pv 为轴瓦材料的许用值，单位为 MPa·m/s，见表 12-4。 

12.5.3  向心滑动轴承设计的实例分析 

【例 12-1】  某机器主轴选用向心滑动轴承。选用标准轴承座 H2080，轴瓦材料为铸锡青

铜 ZCuSn10P1，轴承所受径向载荷 Fr=80 000 N，轴颈转速 n = 220 r/min，试校核该轴承。 
解： 
1）确定轴承结构参数和材料参数 
由轴承手册得，轴颈直径 d = 80 mm，轴瓦宽度 B = 95 mm。 
由表 12-1 得，轴瓦材料 ZCuSn10P1 的许用值为：[p] = 15 MPa，[ ]v = 10 m/s，[ ]pv = 15 MPa·m/s。 

2）校核轴承工作能力 
校核压强： 

r 80000 10.53 MPa
95 80

Fp
Bd

= = =
×

 

故 p < [ ]p 。 
校核 pv 值： 

r 80000 80 220 9.7 MPa m/s
60 1000 95 80 60 1000

F dnp
Bd

π π× ×
= × = × = ⋅

× × ×
v  

故 pv < [ ]pv 。 

校核滑动速度： 
80 220 0.92 m/s

60 1000 60 1000
dnπ π× ×

= = =
× ×

v  

故 [ ]<v v 。 
由上面的验算可知，p、 pv 、v 的计算值均小于材料的许用值，故该轴承能满足要求。 

在设计计算中，若发生所选轴承不满足工作要求，则可通过改选轴承型号或改变轴承材料

等措施来提高轴承的工作能力，满足使用要求。 

12.6  滚动轴承的类型与代号 

12.6.1  滚动轴承的典型结构 

滚动轴承一般由内圈 1、外圈 2、滚动体 3、保持架 4 四部分组成，其典型结构如图 12-17
所示。内圈装在轴颈上，外圈装在轴承座孔内，内外圈可分别为旋转体或固定件，也可均为旋

转体。通常为内圈随轴颈回转，外圈固定不动。滚动体是滚动轴承的核心元件，它使相对运动

表面间的滑动摩擦变为滚动摩擦，滚动体的形状、大小、数量对滚动轴承的承载能力和极限转
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速有很大影响。常用的滚动体有球、圆柱滚子、滚针、圆锥滚子、球面滚子和非对称球面滚子

等几种，如图 12-18 所示。 

              
图 12.17  滚动轴承的基本结构                               图 12-18  常用滚动体 

1—内圈；2—外圈；3—滚动体；4—保持架 

滚动体均匀分布于内外圈滚道之间，内外圈上的滚道可限制滚动体的轴向移动，并减小滚动

体和套圈间的接触应力。保持架可将滚动体均匀地隔开，避免其因直接接触而产生摩擦和磨损。 
为了满足滚动轴承使用中的不同需要，在其基本结构基础上形成派生结构，会增加或减少

一些零件，如无内外圈或不带防尘盖、密封盖等。 
滚动轴承的内外圈和滚动体材料一般用高碳铬轴承钢，如GCr15 、GCr15SiMn ，其强度高，

耐磨性好，经热处理后硬度应不低于 60～65HRC。保持架一般选用较软材料制造，常用低碳钢

板冲压后铆接或焊接而成，如图12-17(a)所示，它与滚动体间有较大的间隙。实体保持架选用铜

合金、铝合金或工程塑料等材料，有较好的定心作用。 

12.6.2  滚动轴承的基本类型与特点 

1．基本类型与特点 

按滚动体的种类不同，滚动轴承可分为球轴承和滚子轴承。按轴承所能承受的外载荷方向

不同，滚动轴承可分为向心轴承、推力轴承和向心推力轴承。 
向心轴承主要用于承受径向载荷，推力轴承主要用于承受轴向载荷，向心推力轴承主要承

受径向和轴向联合载荷。 
我国常见滚动轴承的基本类型、代号、性能特点等见表 12-5。 

表 12-5  常用滚动轴承的类型、代号、性能特点 

类型名称及代号 简图及承载方向 允许 
偏位角 

轴向承

载能力

基本额定动

载荷比
① 

极限 
转速比

② 性能特点 

调心球轴承 1 

 

1.5°～3° 少量 0.6～0.9 中 

主要承受径向载荷，不能承

受纯轴向负荷，能自动调心。

适用于多支点传动轴，刚性小

的轴及难以对中的轴 
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（续表） 

类型名称及代号 简图及承载方向 允许 
偏位角 

轴向承

载能力

基本额定动

载荷比
① 

极限 
转速比

② 性能特点 

调心滚子轴承 2 

 

1.5°～3° 少量 2.3～5.2 低 
承载能力大，但不能承受纯

轴向载荷，能自动调心。常用

于重负荷、跨距大的情况 

推力调心滚子轴承

29000 
2°～3° 很大 1.7～2.2 中 

承受轴向载荷能力大，也能

承受轴向载荷为主的轴、径向

联合载荷，能自动调心。适用

于重负荷和要求调心性能好

的场合 

圆锥滚子轴承 3 
α =10°～18° 
31300 
α =28°48 39′ ′′  

 

2′  
较大 
很大 

1.5～2.5 
1.1～2.1 

 
中 
 
中 

内外圈可分离，游隙可调，

能承受径向、轴向联合载荷，

一般成对使用。适用于刚性较

大的轴 

推力球轴承 
51000 
 
双向推力球轴承 
52000 

 

不允许 
大 
单向 
双向 

1 低 
不能承受径向载荷，52000

型轴承能承受双向轴向载荷，

不适用于高转速 

深沟球轴承 6 

 

2′～10′ 少量 1 高 

主要承受径向载荷，当量摩

擦系数最小，高转速时可用来

承受不大的纯轴向载荷。应用

极为广泛 

角接触球轴承 7 
70000C 

（α = 15°） 
70000AC 

（α = 25°） 
70000B 

（α = 40°） 
 

2′～10′
一般 
较大 
更大 

1.0～1.4 
1.0～1.3 
1.0～1.2 

高 

可同时承受径向、轴向载

荷，也可承受纯轴向载荷，承

受轴向载荷能力与接触角 α
有关，一般成对使用。适用于

刚性较大、跨距不大的轴，必

须在工作中调整游隙 
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（续表） 

类型名称及代号 简图及承载方向 允许 
偏位角 

轴向承

载能力

基本额定动

载荷比
① 

极限 
转速比

② 性能特点 

外圈无挡边圆柱滚

子轴承 N 

 

2′～ 4′ 无 1.5～3 高 

不能承受轴向载荷，内外圈

可分离，内外圈允许少量的轴

向移动，可作为游动支承。用

于刚性很大、对中良好的轴 

滚针轴承 NA 

 

不允许 无 — 低 

径向尺寸最小，径向负荷能

力很大，不能承受轴向载荷，

摩擦系数较大，旋转精度低。

用于载荷很大而径向尺寸小

的场合 

注：① 额定动负荷比：指同一尺寸系列各种类型和结构形式的轴承的额定动负荷与深沟球轴承的额定动负荷之比（推力轴承

则是其额定动负荷与推力球轴承的额定动负荷之比）； 
② 极限转速比：指同一尺寸系列/P0 级精度的各种类型和结构形式的轴承脂润滑时的极限转速与深沟球轴承脂润滑时的

极限转速的约略比较。各种类型轴承极限转速之间采取下列比例关系：“高”等于深沟球轴承极限转速的 90％～100％；

“中”等于深沟球轴承极限转速的 60％～90％；“低”等于深沟球轴承极限转速的 60％以下。 

2．滚动轴承公称接触角、偏位角 

1）公称接触角 
滚动体与外圈滚道接触处的法线 n−n，与垂直于轴承轴心线平面间的夹角α （如图 12-19

所示），称为滚动轴承的公称接触角（简称接触角）。公称接触角α 的大小体现轴承承受轴向载

荷能力的大小。 
2）偏位角 
如图12-20所示，滚动轴承内外圈中心线间允许的最大倾斜角称为偏位角，用θ 表示。产生

角偏移现象大都是由轴承的安装误差或轴的变形等原因所致。 

                     
图 12-19  公称接触角                                   图 12-20  偏位角 

12.6.3  滚动轴承的代号 

滚动轴承代号是一组由字母和数字组成的产品符号，它由前置代号、基本代号和后置代号

三部分构成，见表 12-6。 
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表 12-6   滚动轴承代号组成 

基本代号（滚针轴承除外） 后置代号 
前置代号 

5 4 3 2 1 1 2 3 4 5 6 7 8 

轴承分部

件 
代号 

类型

代号 

宽度

系列

代号 

直径

系列

代号

内径 
代号 

内部

结构

代号

密封、防

尘和外部

形状变化

代号 

保持架

及其材

料代号

轴承材

料代号

公差

等级

代号 

游隙

代号 

配

置

代

号 

其

他

代

号 

1．基本代号 

滚动轴承的基本代号（滚针轴承除外）由内径代号、尺寸系列代号、类型代号组成，从右

向左依次排列。滚针轴承的基本代号由类型代号和配合安装特征代号组成，具体参数可查阅相

关手册。 
（1）内径代号  轴承内径大小由右起 1、2 位数字表示。常用内径代号及其对应内径值见

表 12-7。 

表 12-7  轴承内径代号 

内径代号 00 01 02 03 04 ～ 96 

轴承内径/mm 10 12 15 17 内径代号数×5 

（2）尺寸系列代号  尺寸系列代号的组成见表 12-6，尺寸系列代号及其组合见表 12-8。直

径系列指同一公称内径下不同的外径尺寸（外径、宽度）系列，表 12-8 中从 7 至 5 外径尺寸依

次递增；宽度系列指同一直径系列下不同的宽度系列；推力轴承以高度系列对应向心轴承的宽

度系列。在标注时，宽度系列代号为“0”时可省略，但调心滚子轴承和圆锥滚子轴承不可省略。 

表 12-8  轴承尺寸系列代号 

尺寸系列代号 

向心轴承宽度系列代号 推力轴承高度系列代号 
直径系

列代号 
8 0 1 2 3 4 5 6 7 9 1 2 

7 — — 17 — 37 — — — — — — — 

8 — 08 18 28 38 48 58 68 — — — — 

9 — 09 19 29 39 49 59 69 — — — — 

0 — 00 10 20 30 40 50 60 70 90 10 — 

1 — 01 11 21 31 41 51 61 71 91 11 — 

2 82 02 12 22 32 42 52 62 72 92 12 22 

3 83 03 13 23 33 — — — 73 93 13 23 

4 — 04 — 24 — — — — 74 94 14 24 

5 — — — — — — — — — 95 — — 

注：表中“—“表示不存在此种组合。 

（3）类型代号  滚动轴承类型代号见表 12-5，用数字或字母表示。 

2．前置代号 

滚动轴承的前置代号用于表示轴承的分部件，用字母表示。部分代号及其含义见表 12-9，
其余可查阅相关设计手册。 
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表 12-9  前置代号 

代号 含义 示例 
L 可分离轴承的可分离内圈或外圈 LNU207  LN207 

R 不带可分离内圈或外圈的轴承（滚针轴承仅适用于 NA 型） RNU207  RNA6904 

K 滚子和保持架组件 K81107 

WS 推力圆柱滚子轴承轴圈 WS81107 

KOW 无轴圈推力轴承 KOW—51108 

3．后置代号 

滚动轴承的后置代号表示轴承的结构、公差、材料等特殊要求，用字母和数字表示。后置

代号包含的内容很多，这里仅对常用的几个代号进行介绍。 
（1）内部结构代号  表示同一类型轴承的不同内部结构，用字母表示。如角接触球轴承的

接触角 15α = °、25°、40°，分别用 C、AC、B 表示以区别其内部结构的不同，如 7210AC。字母

B 用于圆锥滚子轴承时表示增大接触角，字母 C 用于调心滚子轴承时表示 C 型调心滚子轴承。 
（2）公差等级代号  轴承的公差等级分为 0、6、6x、5、4、2 共 6 级，分别用/P0、/P6、/P6x、

/P5、/P4、/P2 表示。其中 0 级为普通级，/P0 在轴承代号中可省略不标。从 0 级至 2 级，等级

依次增高，2 级为最高级，6x 级仅适用于圆锥滚子轴承。 
（3）游隙代号  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

组别，从 1 组至 5 组游隙依次增大。其中 0 组游隙是常用的游隙，在轴承代号中不标出，其余

的游隙组别分别在轴承代号中用/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，取公差等级代号加上游隙组号（0 组不表示）组合表示，如/P52 表示轴承公差等

级为 5 级，径向游隙为 2 组。 
【例 12-2】  已知轴承代号为 6306、7215AC/P6，说明其含义。 
解： 
对于 6306，6 表示深沟球轴承；03 为尺寸系列代号，宽度系列代号为 0 省略，3 为直径系

列代号；06 表示轴承内径为 30 mm；公差等级为 0 级，省略；游隙为 0 组游隙。 
对于 7215AC/P6，7 表示角接触球轴承；02 为尺寸系列代号，宽度系列代号为 0 省略，2 为直径

系列代号；15 表示轴承内径为 75 mm；AC 表示接触角为 25°；/P6 表示公差等级为 6 级；0 组游隙。 

12.6.4  滚动轴承类型的选择 

选用滚动轴承类型时与多种因素有关，通常考虑以下几个方面的因素。 

1．轴承承受的载荷 

轴承承受的载荷方向、大小和性质，是选择轴承类型的依据。 
（1）按载荷方向选择轴承类型   当承受纯径向载荷时，一般选用深沟球轴承或径向接触轴

承；当承受较大径向载荷和一定轴向载荷时，可选用向心角接触轴承（轴向载荷不大时也可选

用深沟球轴承）；当承受一定的径向载荷和较大轴向载荷时，可选用推力角接触轴承，或者将向

心轴承和推力轴承组合使用，分别承受径向载荷和轴向载荷；当承受纯轴向载荷时，一般选用

轴向接触轴承。 
（2）按载荷大小和性质选择轴承类型   同样尺寸条件下，滚子轴承承载能力高于球轴承，

适用于载荷较大或有冲击的场合。球轴承适用于载荷较小或中等、振动和冲击较小的场合。 
角接触球轴承和圆锥滚子轴承需要成对安装使用。 
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2．轴承的转速 

在一定载荷和润滑条件下，滚动轴承所能允许的最高转速称为轴承的极限转速。 
球轴承相比滚子轴承有较高的极限转速和旋转精度，高速时优先选用球轴承。外径较大的

轴承宜用于低速、重载的场合。角接触球轴承和圆柱滚子轴承的极限转速较高，适用于高速运

转场合。推力轴承的极限转速较低。 

3．轴承的调心性能 

轴承能够自动补偿轴与外壳孔中心线的相对偏斜，从而保证轴承正常工作状态的能力，称

为轴承的调心性。当轴承与轴承座中心线不重合而有角度误差时，或轴因受载有弯曲或倾斜时，

将使轴承的内外圈轴线发生偏斜，应选用有调心性能的调心轴承。 

4．轴承的刚性 

一般滚子轴承的刚度大，球轴承的刚度小。当轴的刚度或轴承座孔的支承刚度较小时，应尽

可能避免选用圆柱滚子轴承和滚针轴承等滚子类轴承，以免减小轴承的承载能力和缩短其寿命。 

5．轴承的使用性、经济性 

便于装拆和使用方便，也是在选择轴承类型中应注意的一个因素。若轴承在长轴上装拆，

可选用内圈带有 1∶12 锥度孔的轴承。一般情况下，球轴承价格比滚子轴承便宜，高精度轴承

价格高，要慎用。在满足使用功能的条件下，应尽量选用精度低、价格便宜的轴承。 

12.7  滚动轴承的工作情况分析 

12.7.1  滚动轴承的受力分析 

滚动轴承在受中心轴向力作用时，可认为各滚动体受载均匀，而在受径向载荷时，滚动体

受载不等。 
如图 12-21 所示，深沟球轴承工作时，受

到径向载荷 rF 作用，由轴颈传递到内圈，内圈

下沉，载荷通过下半圈滚动体传到外圈，而位

于上半圈的滚动体不受载。因此，下半周为承

载区，上半周为非承载区。轴承工作时各元件

所受的载荷是变化的，当滚动体进入承载区后，

所受载荷从零逐渐增至最大值（如图 12-21 所

示位置），然后再逐渐减至零，所以滚动体上某

点的受载是按周期性不稳定脉动循环变化的。

转动套圈上各点的受载的变化情况与滚动体类

似。对于固定套圈（图 12-21 中为外圈），每当

滚动体滚过滚道上某点时受一次载，大小不变，

所以固定套圈上某点在承载区所受的是脉动循

环载荷。 
 

图 12-21  深沟球轴承内部径向载荷的分布 
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12.7.2  滚动轴承的失效形式 

滚动轴承的主要失效形式有以下几种。 

1．疲劳点蚀 

轴承在正常条件下工作时，作用于内外圈和滚动体上的接触应力周期性变化，工作循环达

到一定次数后，接触表面的材料将会产生局部疲劳剥落，这就是疲劳点蚀，是滚动轴承的主要

失效形式。轴承的疲劳点蚀会引起振动、噪声，轴承的旋转精度下降。 

2．塑性变形 

当轴承转速很低或间歇往复摆动时，在过大的静载荷或冲击载荷作用下，套圈滚道和滚动

体接触处的局部接触应力超过材料的屈服极限，使轴承元件工作表面产生过大的塑性变形，导

致轴承不能正常工作。 

3．磨损 

在密封不可靠、润滑不良、润滑油不洁的情况下，灰尘或杂物进入轴承内，轴承工作时接

触表面容易发生严重的磨粒磨损；润滑不充分会引起黏着磨损。磨损将会使轴承的游隙增加，

振动和噪声增大，从而使轴承失效。 
此外，轴承还有保持架磨损、套圈断裂、锈蚀等失效形式。这些失效在良好的使用和维护

状况下是可以避免的。 

12.7.3  滚动轴承的寿命计算 

1．计算准则 

针对滚动轴承的主要失效形式，其计算准则为： 
（1）一般转速（ 10 r/minn > ）的轴承，其主要失效形式是疲劳点蚀，应进行疲劳寿命计算。 
（2）静止、极慢转速（ 10 r/minn≤ ）或缓慢摆动的轴承，承载能力取决于塑性变形，应按

静强度计算。 
（3）高速轴承主要失效形式是由发热而引起的磨损、烧伤，除进行疲劳寿命计算外，还要

校核其极限转速。 

2．滚动轴承的基本额定寿命 

1）轴承的寿命 
滚动轴承大都是由于疲劳点蚀而失效的。在一定载荷作用下，滚动轴承运转到轴承中任意

一个元件首次出现疲劳剥落扩展前所经历的总转数或在一定转速下的工作小时数，称为滚动轴

承的寿命。 
由于轴承材料组织的不均匀性和制造精度存在差异等，滚动轴承的寿命是相当离散的，因

此不能简单地以单个轴承的寿命来代表一批轴承的寿命。 
2）基本额定寿命 
对某个具体轴承较难预知其确切寿命，但是一批轴承寿命服从一定的概率分布规律。对一

批同型号的轴承，在一定条件下进行疲劳试验，可得出轴承的可靠度与寿命间的关系曲线（如

图 12-22 所示）。由图可见，随着轴承寿命的增加，轴承的破坏概率也随之增加。 
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对于一批同型号的滚动轴承，在相同的条件下运转，

当有 10％的轴承发生疲劳点蚀前，轴承经历的转数或在一

定转速下的工作小时数，称为滚动轴承的基本额定寿命，

用 L10 表示，单位为 610 转。 

3．基本额定动载荷 

滚动轴承的基本额定动载荷是指使轴承的基本额定寿

命为 610 转时，轴承所能承受的载荷值，用字母 C 表示。

对于径向接触轴承，指纯径向载荷，称为径向基本额定动

载荷，用 Cr 表示；对于轴向接触轴承，指纯轴向载荷，称

为轴向基本额定动载荷，用 Ca 表示；对于角接触向心、推

力轴承，指使套圈产生纯径向、纯轴向位移的载荷的径向、

轴向分量。 
对于不同型号的轴承，其基本额定动载荷的值是不同的，它反映了轴承承载能力的大小。

各种型号轴承的基本额定动载荷可查阅相关轴承手册。 

4．滚动轴承的疲劳寿命计算 

滚动轴承的寿命与所受载荷大小有关，随载荷增大而减小。大量试验表明，反映轴承载荷

P 与基本额定寿命 L10 关系的曲线近似于一条双曲线，以某深沟球轴承为例，其载荷-寿命曲线

如图 12-23 所示。曲线方程为 

10P Lε = C（常数） 

当 10 1L = 时， P C= ，则 

        10
CL
P

ε
⎛ ⎞= ⎜ ⎟
⎝ ⎠

             (12-7) 

式中，P 为滚动轴承所受的当量动载荷[见式(12-11)、
式(12-12)、式(12-13)]，单位为 N； ε 为寿命指数，球

轴承 3ε = ，滚子轴承 10 / 3ε = ；L10 为滚动轴承的基本

额定寿命，单位为 610 r 。 
若以工作小时数为单位表示轴承的寿命，轴承工作转速为 n r/min ，则有 

6

h
10
60

CL
n P

ε
⎛ ⎞= ⎜ ⎟
⎝ ⎠

 (12-8) 

式中， hL 的单位为 h（小时）。 
当轴承工作温度高于 120℃时，基本额定动载荷值有所下降；当支承受到冲击、振动时，

轴承寿命也会缩短，故引入系数进行修正，轴承寿命计算式为 
6

t t
h

p p

10 16 670
60

f C f CL
n f P n f P

ε ε
⎛ ⎞ ⎛ ⎞

= =⎜ ⎟ ⎜ ⎟⎜ ⎟ ⎜ ⎟
⎝ ⎠ ⎝ ⎠

 (12-9) 

式中，ft 为温度系数，查表 12-10；fp 为载荷系数，查表 12-11。 
设计时如果已选定轴承的预期使用寿命 Lh（可查表 12-12），当转速 n、当量动载荷 P 已确

定时，式(12-9)变为 

 
图 12-22  滚动轴承寿命分布曲线 

图 12-23  滚动轴承的载荷-寿命曲线图 
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                    [ ]p h
6

t

60
10

f P n L
C

f

ε
′ =  (12-10) 

式(12-10)可用于确定所选轴承的基本额定动载荷，即按所求的计算动载荷C′值（单位为 N），

在设计手册中选用所需的滚动轴承型号，使得C C′≤ 。 

表 12-10  温度系数 

轴承工作温度/℃ ≤120 125 150 175 200 225 250 300 350 

温度系数 ft 1.00 0.95 0.90 0.85 0.80 0.75 0.70 0.6 0.5 

表 12-11  载荷系数 

载荷性质 pf  举例 

无冲击或轻微冲击 1.0～1.2 电动机、汽轮机、通风机、水泵等 

中等冲击或中等惯性力 1.2～1.8 车辆、动力机械、起重机、造纸机、冶金机械、选矿机、卷扬机、机床等 

强大冲击 1.8～3.0 破碎机、轧钢机、钻探机、振动筛等 

表 12-12  推荐的轴承预期寿命 [ ]hL  

使用条件 使用寿命/h 

不经常使用的仪器和设备 300～3000 

短期或间断使用的机械，中断使用不致引起严重后果，如手动机械、农业机械、装配起重机；自动送料

装置 
3000～8000 

间断使用的机械，中断使用将引起严重后果，如发电站辅助设备、流水作业的传动装置，带式运输机、

车间起重机 
8000～12 000 

每天 8 h 工作的机械，但经常不是满载荷使用，如电动机、一般齿轮装置、压碎机、起重机和一般机械 10 000～25 000 

每天 8 h 工作，满载荷使用，如机床、木材加工机械、工程机械、印刷机械、分离机、离心机 20 000～30 000 

24 h 连续工作的机械，如压缩机、泵、轧机齿轮装置、纺织机械 40 000～50 000 

24 h 连续工作的机械，中断使用将引起严重后果，如纤维机械、造纸机械、电站主要设备、给排水设备、

矿用泵、矿用通风机 
≈ 100 000 

5．滚动轴承的当量动载荷 

当滚动轴承同时承受径向载荷和轴向载荷，在进行轴承寿命计算时，必须将实际载荷转换

为与基本额定动载荷的载荷条件相同的当量动载荷 P。对于承受以径向载荷为主的轴承，当量

动载荷是径向载荷，常用 Pr 表示；对于承受以轴向载荷为主的轴承，当量动载荷是轴向载荷，

常用 Pa表示。当量动载荷 P（Pr或 Pa）计算公式为 

r aP XF YF= +  (12-11) 

式中，X、Y 分别为滚动轴承的径向载荷系数和轴向载荷系数，可查表 12-13，未列入表中的轴

承径向、轴向载荷系数 X、Y，可查阅相关设计手册； r aF F、 分别为滚动轴承所受的径向载荷和

轴向载荷，单位为 N。 
对于只能承受纯径向载荷的向心轴承，则 

rP F=  (12-12) 

对于只能承受纯轴向载荷的推力轴承，则 

aP F=  (12-13) 
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表 12-13 中的 e是轴向载荷影响的判断系数。当 a r/F F e≤ 时，表示轴向载荷 aF 对轴承寿命

的影响较小；当 a r/F F e> 时，表示轴向载荷 aF 对轴承寿命影响较大。 

表 12-13  径向载荷系数 X 和轴向载荷系数 Y 

单列轴承 双列轴承 

a r/F F e≤  a r/F F e>  a r/F F e≤  a r/F F e>  轴承类型 aF / orC ① 

X  Y  X  Y  X  Y  X  Y  

e  

深沟球轴承 

0.014 
0.028 
0.056 
0.084 
0.11 
0.17 
0.28 
0.42 
0.56 

1 0 0.56 

2.30 
1.99 
1.71 
1.55 
1.45 
1.31 
1.15 
1.04 
1.00 

1 0 0.56 

2.3 
1.99 
1.71 
1.55 
1.45 
1.31 
1.15 
1.04 
1.00 

0.19 
0.22 
0.26 
0.28 
0.30 
0.34 
0.38 
0.42 
0.44 

15α = ° 

0.015 
0.029 
0.058 
0.087 
0.12 
0.17 
0.29 
0.44 
0.58 

1 0 0.44 

1.47 
1.40 
1.30 
1.23 
1.19 
1.12 
1.02 
1.00 
1.00 

1 

1.65 
1.57 
1.46 
1.38 
1.34 
1.26 
1.14 
1.12 
1.12 

0.72 

2.39 
2.28 
2.11 
2.00 
1.93 
1.82 
1.66 
1.63 
1.63 

0.38 
0.4 

0.43 
0.46 
0.47 
0.50 
0.55 
0.56 
0.56 

25α = ° — 1 0 0.41 0.87 1 0.92 0.67 1.41 0.68 

角 
接 
触 
球 
轴 
承 

40α = ° — 1 0 0.35 0.57 1 0.55 0.57 0.93 1.14 

双列角接触 
球轴承 

( 30α = º） 

— — — — — 1 0.78 0.63 1.24 0.8 

圆锥滚子 
轴承 

— 1 0 0.4 0.4cotα ② 1 0.45cotα 0.67 0.67cotα  1.5tanα  

调心球轴承 — — — — — 1 0.42cotα 0.65 0.65cotα  1.5tanα  

推力调心 
滚子轴承 

— — — 1.2 1 — — — — 1
0.55

 

注：① 相对于轴向载荷， a or/F C 中的 orC 为轴承的径向基本额定静载荷，由手册查取。与 a or/F C 中间值相应的 e、Y 值可用

线性内插法求得。 

② 由接触角α 确定的各项 e 、 Y 值，根据轴承型号从轴承手册中直接查得。 

12.7.4  向心角接触轴承的轴向载荷计算 

向心角接触球轴承受径向载荷 Fr 时，轴承内部会产生派生轴向力 Fs，如图 12-24 所示。派

生轴向力 Fs 应由轴上的轴向力来平衡，其计算公式见表 12-14。 

表 12-14  角接触轴承派生轴向力 

角接触球轴承 
轴承类型 

7000C 7000AC 7000B 
圆锥滚子轴承 

派生轴向力 sF  0.5 rF  0.68 rF  1.14 rF  r / (2 )F Y  

注：Y 应取表 12-13 中 a r/F F e> 的数值。 
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向心角接触轴承的安装方式如图12-25所示。图 12-25(a)
所示的安装方式称为反装（背对背），这种安装方式使两个

支反力作用点相互远离，支承跨距增大；图 12-25(b)所示的

安装方式称为正装（面对面），它使支反力作用点 O1、O2 相

互靠近，减小支承跨距，支承刚性好。为了简化计算，常取

轴承宽度中点作为支反力作用点。 

成对安装的角接触轴承在计算轴向载荷时，要同时考虑

作用于轴上的轴向工作载荷和由径向力引起的派生轴向力。 
图 12-25(a)、(b)中，Fre、Fae 分别为作用于轴上的径向和

轴向载荷，两个轴承的径向反力为 Fr1、Fr2，相应产生的派

生轴向力为 Fs1、Fs2，方向如图 12-25 所示。 
将轴和内圈视为一体并取为分离体，按轴系力的平衡关

系进行计算。此处取 Fs 与 Fae 方向一致的轴承为 2，另一端

的轴承为 1，则在图 12-25(a)、(b)中受力分析一并进行。 
若 ae s2 s1F F F+ ≥ ，则轴有向左移动的趋势，使轴承 1 被

“压紧”、轴承 2 被“放松”。轴承 1 上轴承座或轴承端盖等必然产生一个平衡反力 s1F ′ ，以阻止

分离体向左移动，即 

s1 s1 ae s2F F F F′+ = +  

则作用在轴承 1 上的轴向力为 

a1 ae s2F F F= +  (12-14a) 

而作用在轴承 2 上的轴向力仅为其自身的派生轴向力，即 

a2 s2F F=  (12-14b) 

若 ae s2 s1F F F+ < ，轴有向右移动的趋势，使轴承 2 被“压紧”，轴承 1 被“放松”。同理可得 

a2 s2 s2 s1 aeF F F F F′= + = −  (12-14c) 

a1 s1F F=  (12-14d) 

 
图 12-25  角接触球轴承载荷分析 

综上所述，计算角接触轴承轴向载荷的要点为： 
（1）判断轴承内部派生轴向力 Fs 的方向； 
（2）通过受力图及各轴向力计算判断轴承“压紧”、“放松”； 
（3）“放松”端轴承的轴向力等于其自身内部派生轴向力； 
（4）“压紧”端轴承轴向力等于放松端轴承轴向力与外部轴向力的代数和。 

 
图 12-24  角接触球轴承的派生轴向力 
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12.7.5  滚动轴承的静载荷计算 

对于静止、极慢转速（ 10 r/minn≤ ）或缓慢摆动的轴承，为了防止由过大静载荷或冲击载

荷引起的滚动体与套圈滚道接触表面产生过大的塑性变形，要计算轴承的静强度。 
滚动轴承静强度计算的依据是基本额定静载荷，它体现滚动轴承抵抗塑性变形的最大承载能

力。使受载最大的滚动体与滚道接触中心处的接触应力达到一定值的载荷，称为基本额定静载荷，

用 C0表示，C0可查阅相关设计手册。C0r称为径向基本额定静载荷，C0a称为轴向基本额定静载荷。 
按轴承静强度选择轴承的基本公式为 
                                 0 0 0S P C≤  (12-15) 

式中， 0S 为静强度安全系数，见表 12-15； 0P 为当量静载荷，单位为 N。 

表 12-15  静强度安全系数 S0 

与当量动载荷概念相似，当量静载荷是一个假想载荷，其计算公式为 
                               0 0 r 0 aP X F Y F= +  (12-16) 

式中， 0 0X Y、 分别为径向静载荷系数和轴向静载荷系数，见表 12-16； r aF F、 含义同前所述。 

表 12-16  静径向系数 X0和静轴向系数 Y0 

单列轴承 双列轴承 
轴承类型 

0X  0Y  0X  0Y  

深沟球轴承 0.6 0.5 0.6 0.5 

角接触球轴承 

15° 
25° 
30° 
40° 

0.5 
0.5 
0.5 
0.5 

0.46 
0.38 
0.33 
0.26 

1 
1 
l 
l 

0.92 
0.76 
0.66 
0.52 

向 
心 
球 
轴 
承 

调心球轴承α ≠ 0° 0.5 0.22cotα  1 0.44cotα  

向心滚子轴承 向心滚子轴承α ≠ 0° 0.5 0.22cotα  l 0.44cotα  

注：由接触角α 确定的 0Y 值，也可从轴承手册中直接查得。  

若按式(12-16)计算得到 0 rP F< ，则取 0 rP F= 。 

12.7.6  滚动轴承的计算实例 

【例 12-3】  某轴上安装有一对 6312 型深沟球轴承。轴承所受的载荷 r1 5500 NF = 、 a2F =  
2800 N 、 r2 6400 NF = 、 a2 0F = ，其转速 1200 r/minn = ，运转时有轻微冲击，预期寿命

[ ]h 8500 hL ≥ 。试验算该对轴承是否适用。 

解： 
查设计手册，6312 型轴承的 r 81.8 kNC = ， 0r 51.8 kNC = 。 
1）计算当量动载荷 1P 、 2P  

a1

0r

2800 0.054
51 800

F
C

= =  

使用条件 载荷条件 S0 使用条件 S0 

普通载荷 1～2 高精度旋转场合 1.5～2.5 
连续旋转 

冲击载荷 2～3 振动冲击场合 1.2～2.5 

不常旋转或 普通载荷 0.5 普通旋转精度场合 1.0～1.2 

摆动运动 冲击及不均匀载荷 1～1.5 允许有变形量场合 0.3～1.0 
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查表 12-13，由线性插值 0.257e = ，则 
a1

r1

2800 0.509
5500

F e
F

= = >  

由表 12-13，得 
0.56,  1.73X Y= = （由插值法得） 

由式(12-11)，得 
1 r1 a1 0.56 5500 1.73 2800 7924 NP XF YF= + = × + × =  

由式(12-12)，得 
2 r2 6400 NP F= =  

2）计算轴承寿命 
因 1 2P P> ，故按轴承 1 的当量动载荷为依据，计算该对轴承的寿命。 
由表 12-10，得 t 1f = ；由表 12-11，得 1.2pf = ；球轴承 3ε = ，由式(12-9)，得 

3
t

h
p

16 670 16 670 1 81800 8843 h
1200 1.2 7924

f CL
n f P

ε
⎛ ⎞ ×⎛ ⎞= = =⎜ ⎟ ⎜ ⎟⎜ ⎟ ×⎝ ⎠⎝ ⎠

 

由于 [ ]h h 8500hL L> = ，故该对轴承满足寿命要求。 

【例 12-4】  某低速轴上两端选用一对正装角接触球轴承[如图 12-25(b)所示，简图如图 12-26
所示]。已知两轴承所受径向载荷分别为 r1 950 NF = ， r2 1800 NF = ，轴向力 ae 650 NF = ，转速

450 r/minn = ，轴颈为 40 mm ，运转中有中等冲击载荷，三班制工作，工作年限 7 年，每年工

作 300 天，试选用两个轴承的型号。 

 
图 12-26 【例 12-4】图 

解： 
1）初选轴承型号；7208AC，由滚动轴承设计手册，得 

35.2 kNC = ， 0r 24.5 kNC =  
2）计算两个轴承受到的轴向载荷 a1 a2F F、  

（1）求派生轴向力 s1 s2F F、 。 
由表 12-14，得 s r0.68F F= ，即有 

s1 r10.68 0.68 950 646 NF F= = × =  
及 

s2 r20.68 0.68 1800 1224 NF F= = × =  
（2）计算轴向力 a1 a2F F、 。 

ae s1 s2650 646 1296 NF F F+ = + = >  
因此，轴承 1“放松”，轴承 2“压紧”，则 

a1 s1F F=  

a2 s1 ae 646 650 1296 NF F F= + = + =  

3）计算轴承当量动载荷 1 2P P、  
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由表 12-13，得 0.68e = ，故 

a1

r1

646 0.68
950

F e
F

= = = ， 1 1X = ， 1 0Y =  

a2

r2

1296 0.72
1800

F e
F

= = > ， 2 0.41X = ， 2 0.87Y =  

1 1 ri 1 a1 1 950 0 646 950 NP X F Y F= + = × + × =  

2 2 r2 2 a2 0.41 1800 0.87 1296 1865.52 NP X F Y F= + = × + × =  

4）确定轴承型号 
查表 12-10，得 t 1f = ；查表 12-11，得 p 1.6f = 。 

轴承预期寿命 [ ]h 7 300 8 3 50 400 hL = × × × =  

对于球轴承，取 3ε = 。 
因为 2 1P P>  ，所以按轴承 2 的受力大小计算。由式(12-10)，得 

[ ] 3
p 2 h

6 6
t

60 1.6 1865.52 60 450 50 400 33 076.38 N
110 10

f P n L
C

f

ε
× × ×′ = = =  

由于 35 200 NC C′ < = ，故选轴承 7208AC 满足要求。 

12.8  滚动轴承的组合设计 

为了保证滚动轴承的正常工作，除了正确选择轴承类型和尺寸外，如何将轴、轴承、轴承

座等合理组合，以满足工作要求，包含轴承的装拆、固定、配合、调整、润滑、密封等，就是

轴承组合设计所需解决的问题。 

12.8.1  滚动轴承的固定 

滚动轴承轴向固定的方法很多，选用时应考虑轴承上轴向载荷的大小、转速的高低、轴承

类型及其在轴上的安装位置等因素。转速越高，载荷越大，滚动轴承的轴向固定应越可靠。常

用的固定方式见表 12-17。 

表 12-17  轴承内外圈固定的常用方法 

简图 

 

内

圈

的

固

定 
固定 
方法 

外壳有凸肩时，利用轴

肩作为内圈的单面支承 
用弹性挡圈 采用圆螺母和止动垫圈 用轴端挡圈、螺栓和

铁丝  

内

圈

的

固

定 

特点 
结构简单，轴向尺寸小，

可承受单向的轴向载荷 

结构简单，轴向尺寸

紧凑，可承受不大的轴

向载荷  

可承受较大的轴向载荷 
用于轴端切削螺纹有困

难的场合，能承受较大的

轴向载荷 
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（续表） 

简图 

 

固定 
方法 用弹性挡圈 用轴承盖、压盖和调节

螺钉 用轴承盖 
用外圆柱表面有螺纹和

开口的轴承盖 

外

圈

的

固

定 

特点 
结构简单，装拆简便，

尺寸小，内孔为通孔，加

工方便 

常用于向心推力轴承，

可调整轴向游隙，能承受

较大的轴向载荷 
能承受较大的轴向载荷 

在径向尺寸小、不宜使

用轴承盖的情况下采用，

能承受较大的轴向载荷 

12.8.2  滚动轴承组合件的轴向固定 

滚动轴承的支承结构应考虑使轴、轴承、轴上零件在设备中有确定的位置，能承受载荷，传递

轴向力且不发生窜动，以及轴的热胀冷缩以避免产生附加应力等因素，从而保证轴系的正常工作。 

1．两端固定支承 

两端固定支承简称全固式，指两个支承端各限制一个方向的轴向位移，从而对轴的双向位

移进行限制的支承形式。这种结构常用于普通工作温度下的短轴（跨距 350 mm< ），或者安装

时在轴承外圈与轴承端盖间留有 0.2a = ～ 0.4 mm 的间隙补偿，如图 12-27 所示。通过调整垫片

的厚度可以确定轴承的轴向位置。 

2．一端固定、一端游动支承 

这种支承结构是一个支承端的内外圈双向固定（固定端）承受载荷，使轴在该方向上轴向

定位；另一个支承端轴承与轴或外壳孔间可以相对移动（游动端），以补偿轴受热变形和制造安

装误差引起的长度变化。它适用于工作温度较高（ 70t > ℃）的长轴（支承跨距 350 mm> ），

如图 12-28 所示。图 12.28(a)中采用深沟球轴承作为支承，右端轴承为游动支承，但内圈要固定；

图 12-28(b)中游动端采用可分离型的圆柱滚子轴承，内外圈都要固定。 

 
图 12-27  两端固定支承结构 

3．两端游动支承 

两端游动支承结构常用于机器中的一些相关零件已对该轴的轴向位置进行了限制的场合。

如图 12-29 所示，一对人字齿传动，由于齿轮自身的啮合特点，在大齿轮轴采用两端固定支承

结构后，小齿轮轴两端支承必须采用游动结构，以免齿轮卡死和使轮齿两侧受力均匀。 
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图 12-28  一端固定、一端游动支承结构 

 
图 12-29  两端游动支承结构 

12.8.3  滚动轴承组合件的调整 

一些轴承组合为了保证轴上零件能得到准确

的工作位置，需要对轴上零件的轴向位置进行适

当调整，如锥齿轮传动要求锥顶重合于一点，蜗杆

传动要求蜗轮的中间平面通过蜗杆轴线。 
在图12-30结构中，为了便于调整，将整个轴

承组合放在一个套杯中，套杯作为整体装在机座孔

中。通过变化套杯与机座端面间垫片的厚度，达到

调整整个轴系轴向位置的目的。 

12.8.4  滚动轴承的预紧 

滚动轴承的预紧是指在安装轴承时，设法在轴承中产生并保持一定的轴向压紧力，以消除

轴承的轴向游隙，并在滚动体与套圈滚道接触处产生弹性预变形，以提高轴承的旋转精度，改

善支承的刚度。 
常用的预紧方法如图 12-31 所示。图 12-31(a)中在一对轴承的套圈间放置长短不等的套筒

实现预紧，套筒的长度差决定了预紧力的大小；图 12-31(b)中将一对轴承的内圈或外圈磨去一

定的厚度，图12-31(c)中在内圈与外圈间放置垫片，都使轴承在一定的轴向载荷下产生预变形。

预紧力的大小可以通过改变轴承套圈的磨削量或垫片的厚度来控制。 
按不同的使用情况，可查阅相关设计手册获得滚动轴承较合适的预紧载荷值等参数。 

 
图 12-30  锥齿轮支承结构 
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图 12-31  滚动轴承的定位预紧 

12.8.5  滚动轴承的配合 

滚动轴承的配合是指轴承内圈与轴颈、外圈与轴承座孔的配合。由于滚动轴承是标准件，

所以内圈与轴的配合采用基孔制，外圈与座孔的配合采用基轴制。 
滚动轴承的配合种类和公差等级应根据轴承的类型、尺寸、载荷大小、方向和性质等来确

定。一般来说，转动套圈承受旋转的载荷，应选较紧的配合，要求回转精度越高，应采用的配

合越紧，通常选取有一定过盈量的过渡配合，如 r6、n6、m6、k6 等；不旋转的套圈选较松的

配合，如 G7、H7、J7、K7 等；经常拆卸及游动套圈应采用较松配合。过紧、过松的配合均会

对轴承的正常工作、旋转精度产生影响，具体选择时可查阅相关设计手册或参考同类设备。 

12.8.6  滚动轴承的安装与拆卸 

在设计轴承组合时，为了保证轴承的工作精度和寿命，应按正确的方法安装和拆卸滚动轴承。

滚动轴承安装与拆卸一般以不损坏轴承及其配合体的精度为原则，不能通过滚动体传递压力。  
对于中小型轴承，可用手锤敲击装配套筒来安装轴承；对于大型轴承或配合较紧的轴承，可

用专用压力机装配，如图 12-32 所示；或将轴承或套圈放入矿物油中均匀加热至 80℃～100℃后

取出，再进行装配。 
拆卸轴承一般也要用专用工具拆卸器（如图 12-33 所示）或压力机拆卸。为了便于安装拆

卸工具，应使轴承内圈比轴肩、外圈比凸肩露出足够的高度 h（如图12-33、图12-34所示）。 

          
图 12-32  压力机安装轴承            图 12-33  滚动轴承拆卸器   图 12-34  轴承外圈拆卸高度 
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12.8.7  滚动轴承的润滑 

滚动轴承润滑的主要目的是减小摩擦阻力和磨损，同时也起吸振、冷却、防锈、散热等作用。 
滚动轴承常用油润滑和脂润滑两种润滑方式。选用润滑方式时，应考虑轴承的工作温度、

载荷和转速等因素的影响，一般对轴承的 dn值（ d 为滚动轴承内径，n为轴承转速）加以控制。

适用于不同润滑方式下所允许的 dn值见表 12-18，可作为选择时的参考。 

表 12-18  油润滑和脂润滑方式下轴承的 dn 值界限            单位：mm·r/min 

轴承类型 脂润滑 油浴润滑 滴油润滑 循环油润滑 喷雾润滑 

深沟球轴承 
角接触球轴承 
圆柱滚子轴承 
圆锥滚子轴承 
推力球轴承 

160 000 
160 000 
120 000 
100 000 
40 000 

250 000 
250 000 
250 000 
160 000 
60 000 

400 000 
400 000 
400 000 
230 000 
120 000 

600 000 
600 000 
600 000 
300 000 
150 000 

> 600 000 
> 600 000 
> 600 000 

— 
— 

润滑脂油膜强度高，承载能力较高，是一般滚动轴承多采用的润滑方式，但适用于较小 dn
值的轴承。轴承中润滑脂的填充量一般不超过其内部空间容积的 1/3～1/2。 

在高速和高温条件下工作的轴承，一般采用油润滑方式。选择润滑油时，可根据工作温度

和 dn值由图12-35选择润滑油黏度。滚动轴承常用的油润滑方法有以下几种。 
（1）油浴润滑  将轴承部分浸入润滑油中，随着轴承转动滚动体浸入油中，同时将油带到

其他工作表面。油面不高于最低滚动体的中心，如图 12-36 所示。这种方法适用于中低速轴承

的润滑。 

               
图 12-35  轴承润滑油黏度的选择                         图 12-36  油浴润滑 

（2）飞溅润滑  利用旋转部件将润滑油飞溅到轴承上或沿箱壁流入预先设计的油槽内润滑

轴承，箱体内润滑油可循环使用。这是闭式齿轮传动中润滑轴承的常用方法。 
（3）喷油润滑  它是用油泵增压后的润滑油，经轴承座进油口喷嘴将油喷射到轴承上，达

到润滑及冷却轴承的目的。这种方法适用于高速或超高速、载荷大的轴承的润滑。 
除上述方法外，还可采用滴油润滑，油雾润滑等润滑轴承的方法。 
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12.8.8  滚动轴承的密封 

滚动轴承的密封是为了不使润滑剂从轴承中流失，同时也阻止了外界灰尘、切屑微粒、水

分及其他杂物进入轴承，使轴承保持良好的润滑。密封方式的选择与润滑剂的种类、轴承的转

速与温度、工作环境等因素有关。轴承的密封装置，一般分为接触式和非接触式两类。在实

际使用中，也可将几种不同的密封形式组合运用，密封效果很好。常用的密封装置及其特点

见表 12-19 和表 12-20。 

表 12-19  接触式密封 

密封形式 简图 说明 

毡圈密封 

 

结构简单，适用于温度小于 100℃的工作环境。毡圈安装前

用油浸渍，具有良好的密封效果；由于摩擦严重，只用于圆

周速度小于 4 m/s 的场合 

橡胶密封 
（密封唇向外） 

 

主要防止尘埃侵入，允许的圆周速度由密封材料决定，适

用速度同上 

橡胶密封 
（密封唇向内） 

 

密封圈用耐油橡胶制成，主要防止润滑剂溢出，允许的圆周

速度由密封材料决定，一般可用于接触面滑动速度小于 10 m/s
（轴颈为精车）或小于 15 m/s（轴颈磨光）处 

表 12-20  非接触式密封 

密封形式 简图 说明 

缝隙密封 

 

结构简单，能满足一般条件下的密封要求。间隙的选择：当 d ≤ 

50 mm 时，e = 0.25～0.40 mm；当 d > 50 mm 时，e = 0.25～0.60 mm 

沟槽密封 

 

沟槽内填充润滑脂后使尘埃难以侵入，有环槽和螺旋槽两种形式。

环槽一般为 3 条。槽宽 b = 3～5 mm；槽深 t = 4～5mm 



 279     第 12 章  轴    承

（续表） 

密封形式 简图 说明 

迷宫密封 

 

将旋转件与静止件之间的间隙做成迷宫（曲路）的形式，并在间隙

中充填润滑油或润滑脂以加强密封效果，分为径向和轴向两种形式。

当迷宫曲路填充润滑脂后，其密封效果比沟槽密封好(图为轴向迷宫

密封)。径向和轴向间隙的选择：当 d ≤ 50 mm 时，a = 0.20～0.30 mm，

b = 1.0～1.5 mm；当 d = 50～200 mm时，a = 0.30～0.50 mm， b = 1.5～
2.0 mm 

习题与思考题 

12-1  滑动轴承和滚动轴承的应用各有什么特点？ 

12-2  滑动轴承的主要类型有哪些？其结构特点是什么？ 

12-3  轴承上为什么要开设油孔和油沟？常见的结构形式有哪些？ 

12-4  对滑动轴承材料的主要性能要求有哪些？常用材料有哪几类？ 

12-5  非液体摩擦滑动轴承的润滑方式有几种？常用的润滑装置有哪些？ 

12-6  滑动轴承的主要失效形式是什么？非液体摩擦滑动轴承的设计准则是什么？为什么？ 

12-7  滚动轴承由哪些元件组成？其主要特点是什么？ 

12-8  深沟球轴承、角接触球轴承、圆锥滚子轴承、圆柱滚子轴承和推力球轴承在结构上有何不同？它们

分别能承受何种载荷？ 

12-9  滚动轴承的主要失效形式有哪几种？针对这些失效形式所采用的计算准则是什么？ 

12-10  常用滚动轴承轴向固定的方法有哪些？ 

12-11  如何定义滚动轴承的基本额定寿命、基本额定动载荷？ 

12-12  轴承润滑的主要目的是什么？ 

12-13  滚动轴承支承结构的三种基本形式是什么？ 

12-14  说明下列轴承的类型、内径、尺寸系列、公差等级和结构特点：6305/P5、7311C、N309/P6、30308、

51315。 

12-15  若其他条件不变，滚子轴承的基本额定动载荷增加一倍，则该轴承的基本额定寿命增至原来的多

少倍？当转速 n 一定时，滚动轴承的当量动载荷从 P 增为 2P，轴承寿命是否降为 h / 2L ？ 

12-16  一个非液体摩擦向心滑动轴承，已知轴颈直径 d = 90 mm，轴瓦宽度 B = 105 mm，轴承材料为铸

锡青铜 ZCuSn5Pb5Zn5，轴的转速为 600 r/min，试问该轴承允许承受的最大径向载荷是多少？ 

12-17  用于某主轴的非液体摩擦径向滑动轴承，轴颈直径 d = 70 mm，转速 n = 1500 r/min，轴承承受的

径向载荷为 3000 N，轴承材料为锡青铜 ZCuSn5Pb5Zn5，宽径比 B/d = 1。试校核该轴承是否可用？

若不可用，应如何改进（按轴的强度计算，轴颈直径不得小于 60 mm）。 
12-18  如题图 12-18 所示，一对 7208C 轴承承受的径向载荷 r1 6000 NF = ， r2 4500 NF = ，轴上作用的轴

向力为 ae 2600 NF = ，试求轴承所受的轴向载荷 a1F 和 a2F 。 

12-19  一个小型机械上选用深沟球轴承，轴颈 35 mmd = ，转速 2000 r/minn = ，已知径向载荷 r 2100 NF = ，

轴向载荷 a 850 NF = ，预期使用寿命 [ ]h 7000 hL = ，载荷有轻微冲击，试选择轴承型号。 
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12-20  齿轮轴由一对 32208 圆锥滚子轴承支承， r1 5600 NF = ， r2 4000 NF = ， ae 1500 NF = ， p 1.4f = ，

方向如题图 12-20 所示。试求两轴承的内部轴向力 sF 、轴向力 aF 及考虑载荷系数时的当量动载荷。 

                
题图 12-18                                       题图 12-20 

12-21  如图 12-25(a)所示，轴两端选用接触角α = 25°的两个角接触球轴承。轴颈 50 mmd = ，工作中有

中等冲击，转速 1800 r/minn = ，直径和宽度系列为 02。已知两轴承的径向载荷分别为

r1 r23500 N,  1200 NF F= = ，外加轴向载荷 ae 900 NF = ，试确定轴承的工作寿命。 



 

 
 
 
 
 
 
 
 
 

 

 
以目前的机械设计和制造水平，绝大多数机器的动力系统和执行系统都是分开设计和制造

的，而要使机器能够按预定设计要求正常运转，必须将动力系统输出的动力传递到执行系统上，

这就需要有传动系统。联轴器、离合器及制动器都是传动系统中最常见的部件。 
在这三种部件中，联轴器只能在动力系统停止运转时，才能将主动轴和被动轴连接或脱离，

而离合器则可以在动力系统运转的同时完成这一功能。除了传动功能之外，联轴器和离合器还

具备过载保护的功能。 
机器在运转过程中有时会出现突发状况，需要立即停止机器运转，这就需要制动器的存在。

同时，制动器在短时间内也可用来降低或调整机器的运转速度。 

13.1  联轴器 

联轴器是用来连接不同机构中的两根轴（主动轴和从动轴）使之共同旋转以传递扭矩的机

械零件。在高速重载的动力传动中，有些联轴器还有缓冲、减振和提高轴系动态性能的作用。

联轴器由两半部分组成，分别与主动轴和从动轴连接。一般动力机大都借助于联轴器与工作机

相连接。 
联轴器是连接机械系统的驱动轴和从动轴，用于传递动力的机械要素，几乎所有的传动系

统都会使用。它的基本作用是吸收两根轴的偏心、偏角和轴向位移误差，顺利地传递动力。过

去，人们只是将联轴器作为一个机械部件来考虑，但是，随着驱动系统的进步，为了达到更高

的传动性能，对联轴器的性能要求也越来越高，已经从一个单纯的机械部件转变为能左右整个

机械系统性能的重要的机械要素。 
目前，联轴器的设计有如下几个趋势。 

1．能够适应更高的转速 

当在 20 000 r/min 以上的高速机床上使用时，联轴器必须

具备高刚性和能耐受反复扭转负载的高弹性疲劳限度的能力。 

2．更加环保、节能 

为了满足环保、节能的要求，联轴器必须拥有更高的功率

密度，也就是说，要求传递相同功率时，联轴器的体积更小，

 第 13 章     

              联轴器、离合器及制动器 

 
图 13-1  ROBA—DS 联轴器 
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而体积小也就表示生产该联轴器所需的原材料和能耗更少。例如，德国汉诺威装配技术研发公

司所研制的 ROBA—DS 联轴器和传统联轴器相比，可节约的金属材料达 40％～70％。如果在

所有的实际应用中都将联轴器更换为 ROBA—DS 联轴器，那么整个德国每年就可以节省约

600 吨钢材。 
但对于大多数机械工程师来说，联轴器的设计仍采用选型设计为主，即在现成的联轴器产

品中选择适用的型号，因此本章内容只介绍选型设计内容。 

13.1.1  联轴器的类型及其特点 

1．联轴器的类型 

对于联轴器所连接的两根轴，由于制造及安装误差、承载后的变形及温度变化的影响等，

往往不能保证严格的同轴度，而是存在着某种程度的相对位移，如图 13-2 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，使其具有调节适应能力，以保证在发生一定范围

内的相对位移条件下依然保持连接的功能。按对各

种相对位移的调节适应能力的不同，联轴器可分为

无补偿能力的刚性固定式联轴器（或称为刚性联轴

器）和有补偿能力的挠性联轴器两大类。挠性联轴

器又可按对位移补偿形式的不同分为刚性可移式

联轴器和弹性联轴器两个类别。其中，刚性可移式

联轴器是通过联轴器部件间的间隙和滑动来吸收

轴心误差的；而弹性联轴器则是利用挠性材料的变

形来吸收轴心误差的。   
另外，还有部分联轴器有一些特殊性能要求，

称为特种联轴器，如安全联轴器和启动安全联轴器。 

2．各类联轴器的特点 

联轴器属于机械通用零部件范畴，国家也制定了相应的标准。但各类联轴器由于结构形式

和构成材料的差异，其性能特点和适用场合也有所不同，在实际选用过程中，设计者可根据实

际使用条件和各类联轴器的性能特点进行选用。  
1）刚性固定式联轴器 
这种联轴器又称为刚性联轴器，它不具有补偿被连两根轴轴线相对偏移的能力，也不具有

缓冲减振性能，但结构简单，价格便宜，只适用于载荷平稳，转速稳定，能保证被连两根轴轴

线相对偏移极小的情况。 
2）挠性联轴器 
这种联轴器具有一定的补偿被连两根轴轴线相对偏移的能力，其最大补偿量由联轴器型号

决定。根据其对位移的补偿形式的不同分为刚性可移式联轴器和弹性联轴器两个类别。 
（1）刚性可移式联轴器  又称为无弹性元件的挠性联轴器，其性能特点为：承载能力大，

但也不具备缓冲减振性能，在高转速、转速不稳定或经常正反转时，有冲击噪声，适用于低速、

重载、转速平稳的场合。 
（2）弹性联轴器  利用挠性材料的变形来吸收轴心误差，而根据挠性材料的不同又可分为

非金属弹性元件的挠性联轴器和金属弹性元件的挠性联轴器。 

图 13-2  联轴器所连两根轴间相对偏移 
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非金属弹性元件的挠性联轴器在转速不平稳时有很好的缓冲减振性能；但由于非金属（橡

胶、尼龙等）弹性元件强度低，寿命短，承载能力小，不耐高温和低温，故适用于高速、轻载

和常温的场合。 
金属弹性元件的挠性联轴器除了具有较好的缓冲减振性能外，承载能力较大，适用于速度

和载荷变化较大及高温或低温场合。 
3）特殊用途联轴器 
在普通联轴器的性能要求上，通过特殊装置增加一些特殊性能。常用的有安全联轴器和启

动安全联轴器等。 
（1）安全联轴器  在结构上的特点是：存在一个保险环节（如销钉连接等），只能承受限定

载荷。当实际载荷超过事前限定的载荷时，保险环节就发生破坏，截断运动和动力的传递，从

而保护机器的其余部分不致损坏，即起安全保护作用。  
（2）启动安全联轴器  除了具有过载保护作用外，还有将机器电动机的带载启动转变为近

似空载启动的作用，从而减小电动机的启动功率，以起到节能和延长电动机寿命的作用。 

13.1.2  刚性固定式联轴器 

这类联轴器由于适用条件较为苛刻，所以适用场合不多。常见结构形式有套筒式、夹壳式

和凸缘式等。本书只介绍凸缘联轴器。 
凸缘联轴器是把两个带有凸缘的半联轴器用键分别与两根轴连接，然后用螺栓把两个半联

轴器连成一体，以传递运动和转矩，具体结构如图 13-3 所示。 

 
图 13-3  凸缘联轴器 

这种联轴器有两种主要的结构形式：图 13-3(a)所示的是普通的凸缘联轴器，通常是靠铰制

孔用螺栓来实现两根轴的对中；图 13.3(b)所示的是有对中榫的凸缘联轴器，靠一个半联轴器上

的凸肩与另一个半联轴器上的凹槽相配合而对中。为了运行安全，凸缘联轴器也可作成带防护

边的结构，如图 13-3(c)所示。 
连接两个半联轴器的螺栓可以采用 A 级或 B 级的普通螺栓，此时螺栓杆与钉孔壁间存在间

隙，靠半联轴器接合面的摩擦力矩来传递转矩，如图 13-3(b)所示；也可采用铰制孔用螺栓，此

时螺栓杆与钉孔为过渡配合，靠螺栓杆承受挤压与剪切来传递转矩，如图 13-3(a)所示。 
凸缘联轴器的材料可选用灰铸铁或碳钢，重载或圆周速度大于 30 m/s时应选用铸钢或锻钢。 
由于凸缘联轴器属于刚性联轴器，对所连两根轴间的相对位移缺乏补偿能力，故对两根轴

对中性的要求很高。当两根轴有相对位移存在时，就会在机件内引起附加载荷，使工作情况恶

化，这是它的主要缺点。但由于构造简单，成本低，可传递较大转矩，故当转速低、无冲击、

轴的刚性大、对中性较好时也常采用。 
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13.1.3  刚性可移式联轴器 

刚性可移式联轴器的补偿原理是利用自身部件间的间隙和滑动来补偿偏移。这类联轴器适

用于运转时很难达到两根轴完全对中或者要达到精确对中所花代价过高的场合。常用的有十字

滑块联轴器、滑块联轴器、万向联轴器和齿式联轴器。 

1．十字滑块联轴器 

十字滑块联轴器的结构如图 13-4 所示，主要由两

个在端面上开有凹槽的半联轴器 1、3 和一个两面带

有凸牙的中间盘 2 组成。凹凸牙可在凹槽中滑动，故

可补偿安装及运转时两根轴间的相对位移。 
这种联轴器零件的材料可用 45 号钢，工作表面

必须进行热处理，以提高其硬度；为了减小摩擦及磨

损，使用时应从中间盘的油孔中注油进行润滑。因为

半联轴器与中间盘组成移动副，不能发生相对转动，

故主动轴与从动轴的角速度应相等。当在两根轴间有

相对位移的情况下工作时，中间盘会产生很大的离心

力，从而增大动载荷及磨损，因此选用时应注意其工

作转速不得大于规定值。这种联轴器一般用于转速 n < 
250  r/min、轴的刚度较大且无剧烈冲击处。 

2．滑块联轴器  

如图13-5所示，这种联轴器与十字滑块联轴器相似，只是两个半联轴器上的沟槽很宽，并

把原来的中间盘改为两面不带凸牙的方形滑块，且通常用尼龙制成。由于中间滑块的质量减小，

又具有弹性，故允许较高的极限转速。中间滑块也可加入少量的石墨或二硫化钼，以便在使用

时可以自行润滑。 

 
图 13-5  滑块联轴器 

这种联轴器结构简单，尺寸紧凑，适用于小功率、高转速而无剧烈冲击处。 

3．万向联轴器 

如图13-6(a)所示，万向联轴器由两个叉形半联轴器 1、2 和中间十字轴 3 组成，十字轴的四

 
图 13-4  十字滑块联轴器 
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端用铰链分别与轴 1 和轴 2 上的叉形接头相连，这样

就构成了一个可动的连接。这种联轴器可以允许两根

轴间有较大的夹角（夹角α 最大可达 35°～45°），而

且在机器运转时，夹角发生改变仍可正常传动；但

当夹角过大时，传动效率会显著降低。  
这种联轴器的缺点是：当主动轴角以等角速度

1ω 旋转时，从动轴的角速度 2ω 并不是常数，若两条

轴线夹角为α ，则从动轴的角速度 2ω 将在[ 1ω cosα  

1ω cosα ]的范围内做周期性变化，从而将产生附加

动载荷。为了改善这种情况，常将十字轴式万向联

轴器成对使用，如图 13-6(b)所示，但安装时必须保

证输入轴、输出轴与中间轴之间的夹角相等，并且

中间轴的两端的叉形接头应在同一平面内，只有满

足全部条件时，才有 2 1ω ω= 。 

4．齿式联轴器 

齿式联轴器由两个带有内齿及凸缘的外套筒 3 和两个带有外齿的内套筒 1 组成。两个内套

筒 1 分别用键与两根轴连接，两个外套筒 3 用螺栓 5 连成一体，依靠内外齿相啮合以传递转矩。

由于外齿的齿顶制成椭球面，如图 13-7(b)所示，且保证与内齿啮合后具有适当的顶隙和侧隙，

故在传动时，内套筒 1 可有轴向和径向位移及角位移，如图 13-8 所示。为了减小磨损，可由油

孔 4 注入润滑油，并在套筒 1 和套筒 3 之间装有密封圈 6，以防止润滑油泄漏。 

 
图 13-7  齿式联轴器 

1—内套筒；2—挡圈；3—外套筒；4—油孔；5—螺栓；6—密封圈 

 
图 13-8  齿式联轴器工作情况示意图 

 
图 13-6  万向联轴器 
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齿式联轴器中，所用齿轮的齿廓曲线为渐开线，啮合角为

20°，齿数一般为 30～80，材料一般用 45 号钢。这类联轴器能

传递很大的转矩，并允许有较大的偏移量，安装精度要求不高；

但质量较大，成本较高，在重型机械中得到广泛应用。 

5．滚子链联轴器 

如图 13-9 所示，这种联轴器利用一条公用的双排链条 2 同

时与两个齿数相同的并列链轮啮合来实现两个半联轴器 1 与 4
（嵌入在罩壳 3 内，本图中未画出）的连接。为了改善润滑条件

并防止污染，一般都将联轴器密封在罩壳 3 内。 
滚子链联轴器的特点是结构简单，尺寸紧凑，质量小，装

拆方便，维修容易，价廉，并具有一定的补偿性能和缓冲性能，

但因链条的套筒与其相配件间存在间隙，不宜用于逆向传动和

启动频繁或立轴传动的场合。同时，由于受离心力影响，也不

宜用于高速传动中。 

13.1.4  弹性联轴器 

如前所述，这类联轴器因装有弹性元件，不仅可以补偿两根轴间的相对位移，而且具有缓

冲减振的能力。弹性元件所能储蓄的能量越多，则联轴器的缓冲能力越强；弹性元件的弹性滞

后性能与弹性变形时零件间的摩擦功越大，则联轴器的减振能力越好。这类联轴器目前应用很

广，品种也越来越多。 
制造弹性元件的材料有非金属和金属两种。非金属有橡胶、塑料等，其特点为质量小，价

格便宜，有良好的弹性滞后性能，因而减振能力强。金属材料制成的弹性元件（主要为各种弹

簧）则强度高，尺寸小，但寿命较长。 
联轴器在受到工作转矩 T 以后，被连接的两根轴将因弹性元件的变形而产生相应的扭转角ϕ。

ϕ 与 T 成正比关系的弹性元件为定刚度，不成正比的为变刚度。非金属材料的弹性元件都是变

刚度的，金属材料的则由其结构不同可有变刚度的与定刚度的两种。常用非金属材料的刚度多

随载荷的增大而增大，故缓冲性好，特别适用于工作载荷有较大变化的机器。 
常用的弹性联轴器有：弹性套柱销联轴器、弹性柱销联轴器、星形弹性联轴器、梅花形弹

性联轴器、轮胎式联轴器和膜片联轴器。 

1．弹性套柱销联轴器 

这种联轴器的构造与凸缘联轴器相似，只是用套有弹性套的柱销代替了连接螺栓。因为通

过蛹状的弹性套传递转矩，故可缓冲减振。弹性套的材料常用耐油橡胶，并做成波纹状，以提

高其弹性。半联轴器与轴的配合孔可做成圆柱形或圆锥形。半联轴器的材料常用 HT200，有时

也采用 35 号钢；柱销材料多用 35 号钢。 
这种联轴器制造容易，装拆方便，成本较低，但弹性套易磨损，寿命较短。它适用于连接

载荷平稳、需要正反转或启动频繁的传递中小转矩的轴。 

2．弹性柱销联轴器 

这种联轴器与弹性套柱销联轴器很相似，只是用尼龙柱销代替弹性套柱销作为中间连接件，

 
图 13-9  滚子联轴器 
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结构如图13-11所示，工作时转矩通过两个半联轴器及中间的尼龙柱销传给从动轴。为了防止柱

销脱落，在半联轴器的外侧，用螺钉固定了挡板。 

                 
图 13-10  弹性套柱销联轴器                           图 13-11  弹性柱销联轴器 

弹性柱销联轴器传递转矩的能力很强，结构更为简单，安装、制造方便，耐久性好，也有

一定的缓冲和吸振能力，允许被连接的两根轴有一定的轴向位移及少量的径向位移和角位移，

适用于轴向窜动较大、正反转变化较多和启动频繁的场合，但由于尼龙柱销对温度较敏感，故

使用温度限制在−20℃～70℃的范围内。 

3．星形弹性联轴器 

两个半联轴器上均制有凸牙，用橡胶等类材料制成的星形弹性件放置在两个半联轴器的凸

牙之间。工作时，星形弹性件受压缩并传递转矩。因为弹性件只受压不受拉，故寿命较长，如

图 13-12 所示。 

4．梅花形弹性联轴器 

其结构形式及工作原理与星形弹性联轴器相似，但以梅花形弹性件取代星形弹性件。弹性

件可根据使用要求选用不同硬度的聚氨酯橡胶、铸型尼龙等材料来制造。工作温度范围一般为

−35℃～80℃，短时工作温度可达 100℃，传递的公称转矩为 16～25 000 N·m，其结构如图13-13
所示。 

                         
图 13-12  星形弹性联轴器                                 图 13-13  梅花形弹性联轴器 

5．轮胎式联轴器 

轮胎式联轴器结构如图 13-14 所示，用橡胶或橡胶织物制成轮胎状的弹性元件，两端用压
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板分别压在两个半联轴器上。这种联轴器富有弹性，具有良好的消振能力，能有效地减小动载

荷和补偿较大的轴向位移，而且绝缘性能好，运转时无噪声。 
缺点是径向尺寸较大，当转矩较大时，会因过大扭转变形而产生附加轴向载荷。为了便于

装配，有时将轮胎开出径向切口，但这时承载能力要显著减弱。 

6．膜片联轴器 

与之前介绍的几种弹性联轴器不同的是，膜片联轴器采用金属膜片作为弹性元件，属于金

属弹性元件的挠性联轴器。膜片联轴器的典型结构如图 13-15 所示，其弹性元件是由一定数量

很薄的多边环形（或圆环形）金属膜片叠合而成的膜片组。在膜片的圆周上有若干个螺栓孔，

用铰制孔用螺栓交错间隔与半联轴器相连接。这样将弹性元件上的弧段分为交错受压缩和受拉

伸两部分，拉伸部分传递转矩，压缩部分趋向皱折。当输入轴与输出轴间存在轴向、径向和角

位移时，金属膜片便产生波状变形来进行补偿。 

              
图 13-14  轮胎式联轴器                               图 13-15  膜片联轴器 

这种联轴器结构比较简单，弹性元件的连接没有间隙，不需要润滑，维护方便，平衡容易，

质量小，对环境适应性强，但扭转弹性较低，缓冲减振性能差，主要用于载荷比较平稳的高速

传动。 

13.1.5  联轴器的选择及计算 

1．联轴器的选用原则 

在正确理解联轴器类型、规格和各自特点的基础上，一般情况下设计人员只需要根据传动

系统的性能要求在现有标准联轴器中选择联轴器，只有当标准联轴器不能满足需要时才自行设

计联轴器。正确选择适合自己需要的最佳联轴器，关系到机械产品轴系传动的工作性能、可靠

性、使用寿命、振动、噪声、节能、传动效率、传动精度、经济性等一系列问题，也关系到机

械产品的质量。设计人员在选用联轴器时应立足于从轴系传动的角度和需要来选择联轴器，应

避免单纯的只考虑主从动端连接来选择联轴器。 
在选用联轴器时一般考虑以下影响因素。 
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1）所需传递的转矩大小和性质，以及对缓冲减振功能的要求 
当所需传递的转矩较大时，选承载能力强的刚性联轴器、刚性可移式联轴器或有金属弹性

元件的挠性联轴器；当有冲击振动时，选有弹性元件的挠性联轴器。例如，对于大功率的重载

传动，可选用齿式联轴器；对于严重冲击载荷或要求消除轴系扭转振动的传动，可选用轮胎式

联轴器等具有高弹性的联轴器。 
2）联轴器的工作转速高低和引起的离心力大小 
联轴器的工作转速必须低于联轴器的许用转速。联轴器的许用转速范围是根据联轴器不同

材料允许的线速度和最大外缘尺寸，经过计算而确定的。对于不同材料、品种和规格的联轴器，

其许用转速的范围不相同，改变联轴器的材料可提高联轴器许用转速范围，材料为钢的许用转

速大于材料为铸铁的许用转速。对于高速传动轴，应选用平衡精度高的联轴器，如膜片联轴器

等，而不宜选用存在偏心的滑块联轴器等。 
3）两根轴相对位移的大小和方向 
当安装调整后，若两根轴的同轴度误差小且对中性好，则可选刚性联轴器；若难以保持两

根轴严格精确对中，或工作过程中两根轴将产生较大的附加相对位移，则应选用挠性联轴器。

挠性联轴器许用补偿量必须大于两根轴工作时的位移。例如，当径向位移较大时，可选滑块联

轴器；当有轴向窜动并需要控制轴向位移的轴系传动时，应选用膜片联轴器；当角位移较大或

相交两轴的连接时，可选用万向联轴器等。 
4）联轴器的可靠性和工作环境 
通常，对于由金属元件制成的不需润滑的联轴器，其可靠性高；对于需要润滑的联轴器，

其性能易受润滑程度的影响，且可能污染环境。对于含有橡胶等非金属元件的联轴器，其对温

度、腐蚀性介质及强光等比较敏感，而且容易老化，所以若在高温下工作，不可选用非金属元

件的联轴器。 
5）联轴器尺寸 
联轴器外形尺寸，即最大径向和轴向尺寸，必须在机器设备允许的安装空间以内。 
6）联轴器的制造、安装、维护和成本 
在满足使用性能的前提下，应选用装拆方便、维护简单、成本低的联轴器。例如，刚性联

轴器不但结构简单，而且装拆方便，可用于低速、刚性大的传动轴。一般的非金属弹性元件联

轴器（如弹性套柱销联轴器、弹性柱销联轴器、梅花形弹性联轴器等），由于具有良好的综合能

力，广泛适用于一般的中小功率传动的场合。 

2．联轴器的设计计算 

1）计算联轴器的计算转矩 
联轴器在实际工作过程中，不但需要承受被连两根轴所传递的理论转矩，即联轴器名义转

矩 T，还需要承受机器启动时的动载荷、运转中可能出现的过载、运转中由于振动所产生的附

加载荷，同时还必须考虑工作温度对零件材料强度的影响。为了简化计算，通常用一个大于 1
的系数来表示这些额外的影响因素，并将这一系数定义为工作情况系数，用 KA 来表示。以计

算转矩 Tca来表示联轴器可能传递的最大转矩。 

           Tca = KA T (13-1) 

对于 KA值的选取，可见表 13-1。 
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表 13-1  联轴器、离合器工作情况系数 KA 

KA 
工作机特性 

动力机 

分类 工作情况及举例 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 2.4 

Ⅲ 
转矩变化中等，如搅拌机、增压泵、有

飞轮的压缩机、冲床 
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 
转矩变化大并有极强烈冲击载荷，如压

延机、无飞轮的活塞泵、重型初轧机 
3.1 3.3 3.6 4 

2）确定联轴器的型号 
根据计算转矩及所选的联轴器类型，按照 

           Tca ≤ [T] (13-2) 
的条件，从联轴器标准中选定联轴器型号。式(13-2)中的[T]为该型号联轴器的许用转矩。  

3）校核最大转速 
被连接轴的转速 n 不应超过所选联轴器允许的最高转速 nmax，即 

                             n ≤ nmax (13-3) 
4）校核联轴器几何尺寸 
联轴器外形尺寸，即最大径向和轴向尺寸，必须在机器设备允许的安装空间以内。联轴器

适用的轴的直径应符合设计强度要求。多数情况下，每一种型号的联轴器适用的轴的直径均有

一个范围。标准中或者给出轴直径的最大值和最小值，或者给出适用直径的尺寸系列，被连接

两根轴的直径应当在此范围之内。一般情况下，被连接两根轴的直径是不同的，两个轴端的形

状也可能是不同的，如主动轴轴端为圆柱形，所连接的从动轴轴端为圆锥形。在调整孔径尺寸

时，注意动力机和联轴器均为标准件，其尺寸无法调整，只能调整非标准件的尺寸。 
5）规定部件相应的安装精度 
根据所选联轴器允许轴的相对位移偏差，规定部件相应的安装精度。通常，标准中只给出

单项位移偏差的允许值。如果有多项位移偏差存在，则必须根据联轴器的尺寸大小计算出相互

影响的关系，以此作为规定部件安装精度的依据。 
6）进行必要的校核 
若有必要，应对联轴器的主要传动零件进行强度校核。使用有非金属弹性元件的联轴器时，

还应注意联轴器所在部位的工作温度不要超过该弹性元件材料允许的最高温度。 
【例13-1】  一个搅拌机的轴通过联轴器与减速器的输出轴相连接，原动机为电动机，减速

器输出轴的转速 n = 200 r/min，传递的转矩 T = 1000 N·m，两根轴工作时有少量偏移，试选择

此联轴器的类型和型号。 
解： 
1）类型选择 
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搅拌机转矩变化和冲击载荷中等，属于Ⅲ类载荷，综合考虑使用环境、价格及维护成本等

因素，选用滚子链联轴器。 
2）型号选择 
联轴器计算扭矩为 

Tca = KA T = 1.7 × 1000 = 1700 N·m 

由 GB/T 6069—2002《滚子链联轴器标准》，选 GL10 型滚子链联轴器。由于[T]= 2500 N·m 
> Tca，符合要求。  

3）校核最大转速（具体参数及数据可查图 13-16） 
n = 200 r/min ≤ [n] = 315 r/min，满足要求。 
4）设计要求中未涉及几何尺寸要求，故不需要校核。 
5）结论：因此，选用 GL10 型联轴器（GB/T 6069—2002）是合适的。 

 
图 13-16  各型联轴器的适用转速 

1—齿式联轴器；2—膜片联轴器；3—簧片联轴器；4—弹性柱销联轴器；5—蛇形弹簧联轴器； 
6—橡胶金属环联轴器；7—滚子链联轴器；8—轮胎联轴器；9—弹性套柱销联轴器 

13.2  离合器 

13.2.1  离合器的功用 

离合器类似开关，可以在机器运转过程中根据需要随时将传动系统分离或接合。 

13.2.2  离合器的类型 

离合器的分类方式很多，按照其工作原理，可分为嵌入式离合器和摩擦式离合器；按照离

合控制方法，可分为手动离合器和自动离合器，而自动离合器根据其控制原理又可分为超越离
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合器、离心离合器和安全离合器；按照工作状态，可分为常开式和常闭式；按照操纵方式，可

分为机械离合器、电磁离合器、液压离合器和气压离合器。 

13.2.3  离合器的性能要求 

对离合器的性能要求有：接合平稳，分离迅速而彻底；调节和修理方便；外廓尺寸小；质

量小；耐磨性好和有足够的散热能力；操纵方便省力。 

13.2.4  各型离合器的特点 

1．牙嵌离合器 

牙嵌离合器由两个端面上有牙的半离合器组成，如图 13-17 所示。主动半离合器 1 通过平

键与主动轴相连，从动半离合器 2 用导向平键（或花键）与从动轴连接，并可由操纵机构操纵

从动半离合器做轴向移动，以实现两个半离合器的接合与分离。牙嵌离合器是通过牙的相互啮

合来传递运动和转矩的，为了保持牙工作面受载均匀，要求相连接的两根轴严格同心，为此在

主动半离合器上安装了一个对中环 4，从动轴可在对中环内自由转动。在离合器处于分离状态

时，牙齿间应完全脱离。为防止牙齿因受冲击载荷而断裂，两个半离合器的接合必须在相连的

两根轴转速差很小或停车时进行。  
牙嵌离合器常用的牙形如图 13-18 所示。三角形牙用于传递小转矩的低速离合器；矩形牙

无轴向分力，但不便于接合与分离，磨损后无法补偿，故使用较少；梯形牙的强度高，能传递

较大的转矩，能自动补偿牙的磨损与间隙，从而可减小冲击，故应用较广；锯齿形牙强度高，

只能传递单向转矩，用于特定的工作条件处。牙数一般取为 3～60。 

        
图 13-17  牙嵌离合器                           图 13-18  牙嵌离合器常用的牙形 

牙嵌离合器的主要尺寸可从有关手册中选取。 
牙嵌离合器结构简单，外形尺寸较小，两根轴间的连接无相对运动，一般适用于低速接合，

转矩不大的场合。材料常用低碳钢表面渗碳，硬度为 56～62HRC；或采用中碳钢表面淬火，硬

度为 48～541HRC；不重要的和静止状态接合的离合器，也允许用 HT200 制造。 

2．圆盘摩擦离合器 

圆盘摩擦离合器是在主动摩擦盘转动时，由主、从动盘的接触面间产生的摩擦力矩来传递

转矩的。摩擦离合器和牙嵌离合器相比，有下列优点：不论在何种速度时，两根轴都可以接合

或分离；接合过程平稳，冲击、振动较小；从动轴的加速时间和所传递的最大转矩可以调节；

过载时可发生打滑，以保护重要零件不致损坏。其缺点为外廓尺寸较大；在接合、分离过程中
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要产生滑动摩擦，故发热量较大，磨损也较大。为了散热和减小磨损，可以把摩擦离合器浸入

油中工作。根据摩擦离合器是否浸入润滑油中工作，可以把摩擦离合器分为干式与油式两种。

根据摩擦盘的数目，可把摩擦离合器分为单盘式和多盘式两种。 
对于干式摩擦离合器，摩擦片工作时没有润滑油润滑，离合器反应敏捷，但摩擦片易磨损。

对于油式摩擦离合器，摩擦片在油中工作，离合器结构复杂，但摩擦片磨损轻微，寿命长，并

能在繁重的条件下运转。 
图 13-19 所示的是单盘摩擦离合器的简图。在主动

轴和从动轴上，分别安装主动盘 1 和从动盘 3，操纵环 4
可以使从动盘 3 沿从动轴轴向移动。接合时以力 FA 将从

动盘 3、摩擦片 2 压紧在主动盘 1 上，主动轴上的转矩

即由两个盘和摩擦片接触面间产生的摩擦力矩传到从动

轴上。设摩擦力的合力作用在平均半径 R = (D1 + D2)/4
的圆周上，R 称为摩擦半径，则单盘摩擦离合器可传递

的最大转矩 Tmax 为 

       maxT = AF μ (D1 + D2)/4 (13-4) 

式中， AF 为轴向压力，单位为 N；D2、D1 分别为摩擦盘接合面的内径和外径，单位为 mm；μ

为摩擦系数，其值取决于摩擦片的材料及工作条件，具体数值见表 13-2。 

表 13-2  摩擦离合器摩擦盘常用材料及其性能 

摩擦盘的材料及工作条件 摩擦系数 μ 圆盘摩擦片基本许用压强[p]0/MPa 

淬火钢-淬火钢 0.06 0.6～0.8 

淬火钢-青铜 0.08 0.4～0.5 

铸铁-铸铁或淬火钢 0.08 0.6～0.8 

钢-夹布胶木 0.12 0.4～0.6 

油式摩擦离合器 
在油中工作 

淬火钢-陶质金属 0.1 0.8 

压制石棉-钢或铸铁 0.3 0.2～0.3 

淬火钢-陶质金属 0.4 0.3 
干式摩擦离合器 
不在油中工作 

铸铁-铸铁或淬火钢 0.15 0.2～0.3 

注：当摩擦片平均圆周速度>2.5 m/s 时或每小时接合次数超过 100 次时，[p]0值应适当降低，一般可将表中[p]0降低 15％～30％。 

图 13-20 所示的是多盘摩擦离合器，它有两组摩擦盘：一组外摩擦盘 3[如图 13-19(b)所示]
以其外齿插入主动轴 1 上的外套筒 2 内缘的纵向槽中，盘的孔壁则不与任何零件接触，故外摩

擦盘 3 可与轴 1 一起转动，并可在轴向力推动下沿轴向移动；另一组内摩擦盘 4[如图 13-19(b)
所示]以其孔壁凹槽与从动轴 6 上的内套筒 5 的凸齿相配合，而盘的外缘不与任何零件接触，故

内摩擦盘 4 可与轴 6 一起转动，也可在轴向力推动下做轴向移动。另外，在内套筒 5 上装有可

绕销轴转动的曲臂压杆 8；当滑环 7 向左移动时，曲臂压杆 8 通过压板将所有内、外摩擦盘压

紧，离合器即进入接合状态。内摩擦盘也可做成碟形，当承压时，可被压平而与外摩擦盘贴紧；

当松脱时，可由其弹力作用迅速与外摩擦盘分离。 
多盘摩擦离合器所能传递的最大转矩 Tmax 和作用在单位摩擦盘接合面上的压强 p 为 

          Tmax = AF μ z (D1 + D2)/4 (13-5) 

 
图 13-19  单盘摩擦离合器 

1—主动盘；2—摩擦片；3—从动盘；4—操纵环 
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p = A
2 2
1 2

4
( )

F
D Dπ −

 (13-6) 

式中， AF 为轴向压力，单位为 N；D2、D1 分别为摩擦盘接合面的内径和外径，单位为 mm；z
为摩擦片接合面的数目；μ为摩擦系数，其值取决于摩擦片的材料及工作条件，具体数值见表 13-2。 

 
图 13-20  多盘摩擦离合器 

1—主动轴；2—外套筒；3—外摩擦盘；4—内摩擦盘；5—内套筒；6—从动轴；7—滑环；8—曲臂压杆 

3．手动离合器 

离合器的接合与分离由操作人员操纵，其结构简单，工作灵活可靠，但对操作人员有一定

技术要求，在操纵力较大时需要加设增力装置。 

4．自动离合器 

离合器在工作时能自动完成接合和分离，不需要人工操作，可有效降低劳动强度，实现自

动化生产，提高工作效率，但成本较高。常用的自动离合器有如下几种。 
1）安全离合器  
当传递的扭矩达到某一限定值时，就能自动分离的离合器；与安全联轴器相比，安全离合

器断开连接后能够自动恢复工作能力，适用于经常过载处。 
2）离心离合器  
当轴的转速达到或超过某一转速时，靠离心力能自行接合或自动分离的离合器。 
3）超越离合器  
根据主、从动轴间的相对速度差的大小实现接合或分离的离合器。 

5．机械式离合器 

机械式操纵机构技术成熟，性能可靠，很容易与其他机构组合，但操纵控制精度较低。常

见机械式操纵机构包括杠杆机构和螺旋机构。  

6．电磁操纵的多盘摩擦离合器 

靠电磁力来实现离合器的接合和分离，因此电磁摩擦离合器可实现远距离操纵，动作迅速，
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没有不平衡的轴向力，因而在数控机床等对响应速度和控制精度要求较高的机械中获得了广泛

的应用。 

13.2.5  离合器的选择和计算 

根据机器的工作特点和使用条件，按各种离合器的性能特点，首先确定离合器的类型，再

按国家相关标准进行选用。 
以摩擦式离合器的选用为例，在确定选用摩擦盘式离合器后，在选取摩擦盘式离合器具体

型号时，必须保证 
                Tmax ≥ KAT (13-7) 

式中，T 为离合器工作过程中所传递的最大扭矩，单位为 N·m；KA为工作情况系数，具体数值见表 13-1。 
                                     p ≤ [p] (13-8) 

0 a b c[ ] [ ]p p k k k=  (13-9) 

式中，[p]0 为摩擦片基本许用压强，具体数值见表 13-2；ka、kb、kc 分别为根据离合器平均圆周

速度、主动摩擦盘的数目、每小时的接合次数等不同而引入的修正系数，其值见表 13-3。 

表 13-3  修正系数 ka、kb、kc 

平均圆周速度修正系数 
平均圆周速度 1 2 2.5 3 4 6 8 10 15 

ka 1.35 1.08 1 0.94 0.86 0.75 0.68 0.63 0.55 
主动摩擦盘数目修正系数 

主动摩擦盘数目 3 4 5 6 7 8 9 10 11 
kb 1 0.97 0.94 0.91 0.88 0.85 0.82 0.79 0.76 

每小时接合次数修正系数 
每小时接合次数 90 120 180 240 300 ≥360    

kc 1 0.95 0.8 0.7 0.6 0.5    

设计时，可先选定摩擦面材料和根据结构要求初步定出摩擦盘接合面的直径 D1 和 D2。对

于油式摩擦离合器，取 D1 = (1.5～2)d，d 为轴径；D2 = (1.5～2)D1；对于干式摩擦离合器，取

D1 = (2～3)d；D2 = (1.5～2.5)D1。然后计算出轴向压力 FA 及所需的摩擦结合面数目 z。当 z 增
加时，可以提高 Tmax，但 z 增加过大时，传递转矩并不能随之成正比增加，而且 z 过大将使各

层间压力不均匀，故对于油式离合器一般取 z = 5～15；对于干式离合器一般取 z = 1～6，并限

制内外摩擦盘总数不大于 25～30。 
摩擦离合器在接合与分离时，从动轴的转速总是小于主动轴的转速，因而内外摩擦盘间必

有相对滑动产生，从而消耗摩擦功，并引起摩擦盘的磨损和发热。当温度过高时，就会引起摩

擦系数改变，严重时还可能导致摩擦盘胶合与塑性变形。一般对于钢制摩擦盘，应限制其表面

最高温度不超过 300℃～400℃，整个离合器的平均温度不大于 100℃～120℃。 

13.3  制动器 

13.3.1  制动器的功用 

制动器是使机器在很短时间内停止运转并锁住不动的装置。制动器也可在短期内用来降低

或调整机器的运转速度。 
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13.3.2  制动器的类型 

按制动器的用途，可分为停止式，起停止和支持运动物体的作用；调速式，除上述作用外，

还可调节运动速度。 
按制动器的结构特征，可分为块式、带式和盘式。按制动器的操纵方式，可分为手动、自

动和混合式。 

13.3.3  常用制动器简介 

1．带式制动器 

带式制动器是依靠挠性钢带包围制动器，并通过

操纵制动杠杆使钢带压紧制动轮而产生摩擦力来实现

制动的。其结构简单、紧凑，由于带与轮间的包角大，

故制动力矩也大；缺点是制动带磨损不均匀，容易断

裂，制动带对轴的横向作用力大，对轴和轴承的工作

不利，因此多用于起重机械和人力机械的制动装置上。

结构件如图 13-21 所示。 

2．外抱块式制动器 

外抱块式制动器简称块式制动器，是靠制动块压紧在制动轮上实现制动的制动器。单个制

动块对制动轮轴压力大而不匀﹐故通常多用一对制动块﹐使制动轮轴上所受制动块的压力抵

消。在起重机械等设备中应用较为广泛。块式制动器多采用常闭式，常用弹簧或重锤合闸。当

电动机启动时，通过与其串联的电磁铁自动松闸。块式制动器已经规范化，可根据所需的制动

力矩选型。 
外抱块式制动器的结构如图 13-22 所示，主要由位于制动轮两侧的两个制动臂和两个制动

块组成。平时为抱闸制动状态，主弹簧通过制动臂及制动块使制动轮处于制动状态。当线圈通

电后，产生吸力，吸引衔铁绕点 O 转动[如图13.22(b)所示]，带动推杆左移，使左右两个制动臂

同时外摆分开，从而使两个制动块同时离开制动轮，制动器松闸。推杆上螺母可调节制动块与

制动轮的间距，从而调节制动块与制动轮间的压紧力。 

 
图 13-22  外抱块式制动器 

1—线圈；2—衔铁；3—推杆；4—弹簧；5—制动块；6—制动轮；7—制动臂 

 
图 13-21  带式制动器 
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3．内涨蹄式制动器 

图13-23所示的是内涨蹄式制动器的工作原理图。

两个制动蹄 1 分别与机架通过铰链连接，制动轮 2
与被制动轴连接。制动轮内圆柱表面装有耐磨摩擦

瓦。当压力油进入液压油缸 3 后，推动左右两个活塞，

两个制动蹄在活塞推动力 F 的作用下，压紧制动轮

内圆柱面，从而实现制动。松闸时，将油路卸压，弹

簧 4 收缩，使制动蹄离开制动轮，实现松闸。 
这种制动器结构紧凑，尺寸小，而且具有自动

增力的效果，因而广泛用于结构尺寸受限制的机械

设备和各种运输车辆上。 

13.3.4  制动器的选择 

根据机器的工作特点和使用条件，按各种制动器的性能特点和工作所需制动力矩，确定制

动器的类型。例如，当制动器安装空间足够时，可选用外抱块式制动器，而当安装空间受限时，

则考虑带式、内涨蹄式或盘式制动器。 
选用制动器时，遵循以下原则。 

（1）制动时间（或制动距离）不可太短，即制动转矩不可过大，否则容易引起冲击振动，

损坏机械零件。 
（2）制动器应优先装于高速轴上，因该处转矩最小。 
（3）制动器必须具备一定安全系数，当选用电动式制动器时，根据通电持续率 JC，选用制

动安全系数，见表 13-4。必要时，可装设双重制动器。 
（4）制动器工作温度不得超过允许值，设计时必须进行发热验算。因为当温度升高时，摩

擦元件的摩擦系数会减小，从而导致制动器工作能力的减弱。 

表 13-4  电动式制动器制动安全系数 

通电持续率 JC 15％ 25％ 40％ 60％ 
制动安全系数 Kz 1.5 1.75 2 2.5 

注：JC 称为机构工作持续率或机械接电持续率，是指在机器的一个工作循环中，该机构接电时间所占的百分比。即 JC = 
(t/T)×100％，其中 T 是机器一个工作循环的总时间；t 是在机器一个工作循环中，该机构的接电持续时间。 

习题与思考题 

13-1  选择联轴器类型时，应当考虑哪几方面的因素？ 

13-2  在下列工况下，选择哪类联轴器较好？ 

（1）载荷平稳，冲击轻微，两根轴易于准确对中，同时希望联轴器寿命较长。 

（2）载荷比较平稳，冲击不大，但两根轴轴线具有一定程度的相对偏移。 

（3）载荷不平稳且具有较大的冲击和振动。 

（4）机器在运转过程中载荷较平稳，但可能产生很大的瞬时过载，导致机器损坏。 

13-3  常用的离合器有哪些主要类型？ 

13-4  牙嵌离合器和摩擦式离合器各有何优缺点？各适用于什么场合？ 

13-5  已知电动机功率 P = 30 kW，转速 n = 1470 r/min，轴径 d = 48 mm，用凸缘联轴器连接，试选择联

轴器的尺寸。 

 
图 13-23  内涨蹄式制动器的工作原理 

1—制动蹄；2—制动轮；3—油缸；4—弹簧；5—支撑销 



 

 
 
 
 
 
 
 
 
 

 

 
弹簧是一种常用的机械零件，应用相当广泛。弹簧的种类和型号很多，本章主要介绍圆柱

螺旋拉伸（压缩）弹簧设计的基本理论和设计方法，并对其他类型弹簧的应用进行简单介绍。 

14.1  弹簧的功用、类型及其特点 

14.1.1  概述 

弹簧是一种常见的利用材料弹性来工作的机械零件，大到飞机、火车等大型机械，小到门锁、

夹子等日用品，几乎所有的工业产品中都需要运用到。弹簧虽然看起来很简单，但在机械中却起

着非常重要的作用。因为弹簧的失效，有时候还会带来影响巨大的后果。例如，在 2011 年 2 月，

广汽本田汽车有限公司由于其 1.5L 发动机可变气门正时机构上的空载弹簧设计不合理，导致在

使用过程中有可能发生疲劳断裂，造成发动机异响和熄火，无法再启动，而不得不召回 2008 年

1 月 7 日至 2010 年 1 月 29 日期间生产的 1.5L 新飞度轿车 40 847 辆，以及 2008 年 4 月 29 日至

2010 年 1 月 26 日期间生产的 1.5L 锋范轿车 115 455 辆，涉及数量共计 156 302 辆，因此造成

的损失难以计量。 

14.1.2  弹簧的定义 

弹簧是利用材料的弹性和结构特点，使变形与载荷之间保持规定关系的一种弹性元件。  

14.1.3  弹簧的功用 

弹簧的工作原理，就是利用材料的弹性和自身结构的特点，通过自身的几何形变，来实现

机械动能和弹性势能之间的转换。因此，弹簧可以应用于以下方面。 

1．控制运动或零件位置 

利用弹簧的弹力保持零件间的接触，从而控制零件的运动或位置，如凸轮机构中的压紧弹

簧、自行车刹车的回位弹簧等。 

2．缓冲和吸振，并以此改变物体的固有振动频率 

以变形能的形式吸收振动和冲击能量，如汽车悬架系统中的缓冲弹簧和沙发坐垫下的吸振

弹簧。 
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3．储存和释放能量 

利用弹性变形，储存能量做功，如钟表和玩具中的发条等。 

4．测量力和力矩 

利用弹簧变形量与载荷之间的特定关系来标称力或力矩，如弹簧秤和扭力计中的弹簧。 

14.1.4  弹簧的分类 

弹簧的分类方法很多，常见的有以下几种。 
按弹簧材料，可分为金属弹簧和非金属弹簧（如橡胶弹簧、空气弹簧和液体弹簧）；按弹簧

形状，可分为螺旋弹簧、涡卷弹簧、碟形弹簧、板弹簧等；按弹簧所承受的载荷性质，可分为

拉伸弹簧、压缩弹簧、扭转弹簧和弯曲弹簧四种；按弹簧加工工艺，可分为冷加工成形弹簧和

热加工成形弹簧；按弹簧刚度，可分为定刚度弹簧和变刚度弹簧。 

               
          (a) 螺旋拉伸弹簧                 (b) 螺旋压缩弹簧                     (c) 螺旋扭转弹簧 

             
(d) 涡卷弹簧                      (e) 碟形弹簧                                 (f) 板弹簧 

图 14-1  常见弹簧的基本形式 

表 14-1  常见弹簧的工作方式 

 拉伸 压缩 扭转 弯曲 

螺旋弹簧 可承受 可承受 可承受 — 

涡卷弹簧 — — 可承受 — 

碟形弹簧 — 可承受 — — 
按形状分 

板弹簧 — — — 可承受 

14.2  圆柱螺旋弹簧 

14.2.1  圆柱螺旋弹簧的结构形式 

圆柱螺旋弹簧根据其受力性质，有以下三种类型。 
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1．圆柱螺旋压缩弹簧 

1）弹簧各圈间距 
设弹簧的节距为 p，弹簧丝的直径为 d，在自由状态下各圈之间应有适当的间距δ。为了使

弹簧在压缩后仍能保持一定的弹性，还应保证在最大载荷作用下，各圈之间仍具有一定的间距

δ1。δ1 的大小一般推荐为δ1 = 0.1d ≥ 0.2 mm。 
2）死圈 
弹簧的两个端面圈与邻圈并紧（无间隙），只起支承作用，不参与变形，故称为死圈。当弹

簧的工作圈数 n ≤ 7 时，弹簧每端的死圈约为 0.75 圈；当 n > 7 时，每端的死圈约为 1～1.75 圈。 
3）端部结构形式 
端部结构形式有如下几种。 

（1）YⅠ型  两个端面圈均与邻圈并紧，并在专

用的磨床上磨平，如图 14-2(a)所示； 
（2）YⅡ型  加热卷绕时弹簧丝两端锻扁且与邻

圈并紧（端面圈可磨平，也可不磨平），如图 14-2(b)
所示； 

（3）YⅢ型  两个端面圈均与邻圈并紧，不磨平，

如图 14-2(c)所示。 
在重要的场合，应采用 YⅠ型，以保证两个支承

端面与弹簧的轴线垂直，从而使弹簧受压时不致歪

斜。当弹簧丝直径 d ≤ 0.5 mm 时，弹簧的两个支承

端面可不必磨平；当 d > 0.5 mm 时，其两个支承端面则需要磨平。磨平部分应不少于圆周长的

3/4，端头厚度一般不小于 d/8，端面粗糙度应低于 25 μm。 

2．圆柱螺旋拉伸弹簧 

1）端部挂钩形式 
拉伸弹簧为了便于连接、固着及加载，两端制有挂钩。常用端部挂钩形式如图 14-3 所示： 

 
图 14-3  拉伸弹簧的端部结构 

LⅠ型和 LⅡ型挂钩制造方便，应用很广，但因挂钩过渡处产生很大弯曲应力，故只宜用于

弹簧丝直径 d ≤10 mm 的弹簧中。 
LⅦ、LⅧ型挂钩不与弹簧丝连成一体，故无前述过渡处的缺点，而且这种挂钩可以转到任

意方向，便于安装。在受力较大的场合，最好采用 LⅦ型挂钩，但它的价格较高。 

 
图 14-2  圆柱螺旋压缩弹簧端部结构形式 
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2）有预应力的拉伸弹簧 
圆柱螺旋拉伸弹簧空载时，各圈应相互并拢。另外，为了节省轴向工作空间，并保证弹簧

在空载时各圈相互压紧，常在卷绕的过程中，同时使弹簧丝绕其本身的轴线产生扭转。这样制

成的弹簧，各圈相互间既具有一定的压紧力，弹簧丝中也产生了一定的预应力，故称为预应力

弹簧。这种弹簧一定要在外加的拉力大于初拉力 F0 后，各圈才开始分离，故比无预应力的拉伸

弹簧节省轴向的工作空间。 

3．螺旋扭转弹簧 

扭转弹簧为了便于连接、固着及加载，在其两端制有杆臂。螺旋扭转具体结构型号可查阅

GB/T 1239—1992。 

14.2.2  圆柱螺旋弹簧的几何尺寸 

如图 14-4 所示，圆柱弹簧的主要尺寸有弹簧丝直径 d、弹簧圈外径 D、弹簧圈内径 D1、弹

簧圈中径 D2、节距 t、螺旋升角α 、自由长度 H0 等。计算公式见表 14-2，具体设计计算时可以

直接应用。 

 
图 14-4  圆柱螺旋弹簧的几何尺寸 

表 14-2  普通圆柱螺旋压缩及拉伸弹簧的结构尺寸计算公式       单位：mm 

计算公式 
参数名称及代号 

压缩弹簧 拉伸弹簧 
备注 

旋绕比 C C = D2/d 

中径 D2 D2 = Cd 

内径 D1 D1 = D2 − d 

外径 D D = D2 + d 

d 按表 14-3 选取 

压缩弹簧 
长细比 b 

b = H0/D2  b 在 1～5.3 的范围内选取 
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（续表） 

计算公式 
参数名称及代号 

压缩弹簧 拉伸弹簧 
备注 

H0 ≈ pn + (1.5～2)d（两端并紧、磨平）自由高度 
或长度 H0 H0 ≈ pn + (3～3.5)d（两端并紧、不磨平）

H0 = nd + 钩环轴向长度  

工作高度或长度

H1, H2, … , Hn 
Hn = H0λn Hn = H0 + λn λn为工作变形量 

有效圈数 n 根据要求变形量计算[见式(14-9)] n ≥ 2 

总圈数 n1 
n1 = n + (2～2.5)（冷卷） 

n1 = n + (1.5～2)（YⅡ型热卷） n1 = n 拉伸弹簧 n1 尾数为 1/4 圈、1/2 圈、

3/4 圈、整圈，推荐用 1/2 圈 

节距 p p = (0.28～0.5)D2 p = d  

轴向间距δ δ = p − d   

展开长度 L L = πD2n1/cosα L ≈ πD2n + 钩环展开长度  

螺旋角α α = arctan(p/πD2) 对于压缩螺旋弹簧，推荐α = 5°～9° 

质量 ms ms = πd2Lγ/4 γ 为材料的密度，对各种钢，γ = 
7700 kg/m3；对铍青铜，γ  = 8100 kg/m3 

表 14-3  普通圆柱螺旋压缩及拉伸弹簧的结构尺寸系列（摘自 GB 1358—1993） 

第一系列 
0.1 0.15 0.2 0.25 0.3 0.35 0.4 0.45 0.5 0.6 0.8 1 1.2 1.6 2 2.5 3 3.5 4 4.5 5 6 8 10 12 16 20 25 30 35 

40 45 50 60 70 80 
弹簧丝直

径 d/mm 
第二系列 0.7 0.9 1.4 (1.5) 1.8 2.2 2.8 3.2 3.8 4.2 5.5 7 9 14 18 22 (27) 28 32 (36) 38 42 55 65 

第一系列 
0.4 0.5 0.6 0.7 0.8 0.9 1 1.2 1.6 2 2.5 3 3.5 4 4.5 5 6 7 8 9 10 12 16 20 25 30 35 40 45 50 55 60 70 

80 90 100 110 120 130 140 150 160 180 200 220 240 260 280 300 320 360 400 弹簧中径 
D2/mm 

第二系列 
1.4 1.8 2.2 2.8 3.2 3.8 4.2 4.8 5.5 6.5 7.5 8.5 9.5 14 18 22 28 32 38 42 48 52 58 65 75 85 95 105 115 

125 135 145 170 190 210 230 250 270 290 340 380 450 

压缩弹簧 
2 2.25 2.5 2.75 3 3.25 3.5 3.75 4 4.25 4.5 4.75 5 5.5 6 6.5 7 7.5 8 8.5 9 9.5 10 10.5 11.5 12.5 13.5 

14.5 15 16 18 20 22 25 28 30 有效圈数 
n/圈 

拉伸弹簧 2 3 4 5 6 7 8 9 10 11 12 13 14 15 16 17 18 19 20 22 25 28 30 35 40 45 50 55 60 65 70 80 90 100 

自由高度 
H0/mm 

压缩弹簧 
（推荐选用） 

4 5 6 7 8 9 10 11 12 13 14 15 16 17 18 19 20 22 24 26 28 30 32 35 38 40 42 45 48 50 52 55 58 60 
65 70 75 80 85 90 95 100 105 110 115 120 130 140 150 160 170 180 190 200 220 240 260 280 300 
320 340 360 380 400 420 450 480 500 520 550 580 600 620 650 680 700 720 750 780 800 850 900 
950 1000 

注：① 本表适用于压缩、拉伸和扭转的圆截面弹簧丝的圆柱螺旋弹簧； 
② 应优先采用第一系列，括号内尺寸只限于老产品采用； 

③ 拉伸弹簧有效圈数除表中规定外，由于两个勾环相对位置不同，其尾数还可以为 0.25、0.5、0.75。 

14.3  弹簧的材料与制造 

14.3.1  弹簧的材料 

为了保障弹簧能够可靠地工作，弹簧材料除应满足具有较高的强度极限和屈服极限外，还

必须具有较高的弹性极限、疲劳极限、冲击韧性、塑性和良好的热处理工艺性等。 
目前，所采用的弹簧材料主要分为金属材料与非金属材料两大类。 
金属材料中，钢是最常用的弹簧材料。当受力较小而又要求防腐蚀、防磁等特性时，可以
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采用有色金属。常用的金属材料有弹簧钢、弹簧用不锈钢、弹簧用铜合金、镍及镍合金、弹簧

用弹性合金、弹簧用其他特殊合金，以及最近发展起来的超纯净弹簧钢。 
常用的非金属材料有聚氨酯类、橡胶类、塑料类、碳纤维及气体等特种材料。 
弹簧材料的选择，应根据弹簧的用途、重要程度、所承受载荷的性质、应力状态、应力大

小、工作温度、环境介质、使用寿命、对导电和导磁的要求、加工工艺性能、热处理、材料来

源和价格等因素确定，以便使选择结果与实际要求相吻合。 
常用弹簧钢主要有下列几种。 

1．碳素弹簧钢 

这种弹簧钢的优点是价格便宜，原材料来源方便；缺点是弹性极限低，多次重复变形后易

失去弹性，且不能在高于 120℃的温度下正常工作。 

2．低锰弹簧钢（如 65Mn） 

这种弹簧钢与碳素弹簧钢相比，优点是淬透性较好和强度较高；缺点是淬火后容易产生裂

纹及热脆性。但由于价格便宜，所以一般机械上常用的尺寸不大的弹簧可以用此种材料制造，

如离合器弹簧等。 

3．硅锰弹簧钢（如 60Si2MnA） 

这种钢中因加入了硅，故可显著地提高弹性极限，并提高了回火稳定性，因而可在更高的

温度下回火，从而得到良好的力学性能。但含硅量高时，表面易于脱碳。由于锰的脱碳性小，

在钢中加入硅和锰这两种元素，就是为了发挥各自的优点，并减少彼此的缺点，因此硅锰弹簧

钢在工业中得到了广泛的应用。一般用于制造汽车、拖拉机的螺旋弹簧。 

4．50 铬钒钢（如 50CrVA） 

钢中加入钒的目的是细化组织，提高钢的强度和韧性，故这种材料是耐疲劳和抗冲击性能

良好的弹簧钢。它有良好的力学性能，并能在− 40℃～350℃的温度下工作，但价格较贵。航空

发动机调节系统中的弹簧多采用此种材料，如柱塞油泵的柱塞弹簧等。 
此外，某些不锈钢和青铜等材料，具有耐腐蚀的特点，青铜还具有防磁性和导电性，故常

用于制造化工设备中或工作于腐蚀性介质中的弹簧。其缺点是不容易热处理，力学性能较差，

在一般机械中很少采用。 
在确定材料截面形状和尺寸时，应当优先选用国家标准和部颁标准所规定的系列尺寸，尽

量避免选用非标准系列规格的材料。  
弹簧在高温下工作时，材料的 bσ 值随温度上升而减小，此时许用应力应按该工作温度下材

料的抗拉强度计算。 

14.3.2  弹簧的制造 

螺旋弹簧的制造工艺包括卷制、挂钩的制作或端面圈的精加工、热处理、工艺试验及强压

处理。 
卷制是把合乎技术条件规定的弹簧丝卷绕在芯棒上。大量生产时，是在万能自动卷簧机上

卷制；单件及小批生产时，则是在普通车床或手动卷绕机上卷制。 
卷制分冷卷和热卷两种。冷卷用于经预先热处理后拉成的直径 d < (8～10)mm 的弹簧丝；
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直径较大的弹簧丝制作的强力弹簧则用热卷。热卷时的温度随弹簧丝的粗细在 800～1000℃范

围内选择。无论采用冷卷或热卷，卷制后均应视具体情况对弹簧的节距进行必要的调整。 
弹簧在完成上述工序后，均应进行热处理。热处理后的弹簧表面不应出现显著的脱碳层。

冷卷后的弹簧只进行回火处理，以消除卷制时产生的内应力。 
此外，弹簧还必须进行工艺试验和根据弹簧的技术条件的规定进行精度、冲击、疲劳等试

验，以检验弹簧是否符合技术要求。要特别指出的是，弹簧的持久强度和抗冲击强度，在很大

程度上取决于弹簧丝的表面状况，所以弹簧丝表面必须光洁，没有裂纹和伤痕等缺陷。表面脱

碳会严重影响材料的持久强度和抗冲击性能，因此脱碳层深度和其他表面缺陷应在验收弹簧的

技术条件中详细规定。重要的弹簧还必须进行表面保护处理（如镀锌）；普通的弹簧一般涂以油

或漆。 
对于重要的弹簧，还要进行强压处理。强压处理是使弹簧在极限载荷作用下受载持续 6～

48 h，以便在弹簧丝截面的危险区产生塑性变形和残余应力。由于残余应力与工作应力符号相

反，因而强压处理过的弹簧最大工作应力较小，一次强压处理可提高弹簧静载的承载能力 25％。

若经喷丸处理，可提高 20％。但用于长期振动、高温和腐蚀性介质中的弹簧，以及一般用途的

弹簧，不宜采用这种强化工艺。 

表 14-4  弹簧常用材料及其许用应力 

许用切应力[τ ] 
/MPa 

许用弯曲应力[σb]
/ MPa 

弹簧类别
① 

名称 

Ⅰ类 Ⅱ类 Ⅲ类 Ⅰ类 Ⅱ类 

切变模量 G 
/MPa 

弹性模量 E 
/MPa 

推荐

硬度
/HRC

推荐使 
用温度 

/(℃) 
特性及用途 

碳素弹簧 
钢丝 

0.5≤d≤4 
81 400 
～ 

78 500 

0.5≤d≤4 
203 000 

～ 
201 000 

特殊用途 
碳素弹簧 
钢丝 

0.3σb 0.4σb 0.5σb 0.5σb 0.625σb

d > 4 
78 500 

d > 4 
196 000 

 −40～120 
强度高，韧性

好，适用于制造小

弹簧 

硅锰合金 
弹簧钢丝 

471 628 785 785 981 78 500 196 000 
45 
～ 
50 

−40～200 

弹性好，回火稳

定性好，易脱碳，

用于制造大载荷

弹簧 

注：① 弹簧按载荷性质分为三类：Ⅰ类为受变载荷作用次数在 106 以上的弹簧；Ⅱ类—受变载荷作用次数在 103～105 及冲击

载荷的弹簧；Ⅲ类—受变载荷作用次数在 103 下的弹簧。 

14.4  圆柱螺旋弹簧的设计 

14.4.1  几何参数计算  

普通圆柱螺旋弹簧的主要几何尺寸有外径 D、中径 D2、内径 D1、节距 p、螺旋升角α 及弹

簧丝直径 d，其数值可由表 14-2 和表 14-3 或者查阅设计手册确定。弹簧的旋向可以是右旋或左

旋，但无特殊要求时，一般都用右旋。 
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14.4.2  特性曲线 

              表 14-5  弹簧钢丝抗拉强度下限值σb              单位：MPa 

碳素弹簧钢丝 GB/T 4357（级别） 重要用途弹簧钢丝 GB/T 4358（级别） 
钢丝直径 d/mm 

B C D E F  G 

0 .08  2400 2740 2840 2330 2710 —  

0 .10  2300 2650 2790 2310 2690 —  

0 .20  2150 2400 2690 2260 2640 —  

0 .25  2060 2300 2640 2220 2600 —  

0 .3  2010 2300 2640 2210 2600 —  

0 .35  1960 2250 2600 2210 2590 —  

0 .4  1910 2250 2600 2200 2580 —  

0 .45  1860 2200 2550 2190 2570  

0 .5  1860 2200 2550 2180 2560 —  

0 .55  1810 2150 2500 2170 2550 —  

0 .60  1760 2110 2450 2160 2540 —  

0 .70  1710 2060 2450 2120 2500 —  

0 .80  1710 2010 2400 2110 2490  

0 .90  1710 2010 2350 2060 2390 —  

1 .00  1660 1960 2300 2020 2350 1850 

1 .20  1620 1910 2250 1920 2270 1820 

1 .40  1620 1860 2150 1870 2200 1780 

1 .60  1570 1810 2110 1830 2160 1750 

1 .80  1520 1760 2010 1800 2060 1700 

2 .0  1470 1710 1910 1760 1970 1670 

2 .5  1420 1660 1760 1680 1770 1620 

3 .0  1370 1570 1710 1610 1690 1570 

3 .5  1320 1570 1660 1520 1620 1470 

4 .0  1320 1520 1620 1480 1570 1470 

4 .5  1320 1520 1620 1410 1500 1470 

5 .0  1320 1470 1570 1380 1480 1420 

5 .5  1270 1470 1570 1330 1440 1400 

6 .0  1220 1420 1520 1320 1420 1350 

7 .0  1170 1370 —  —  —  —  

8 .0  1170 1370     

9 .0  1130 1320     

注：① 表中σb 均为下限值；② 钢丝按材料力学性能进行分级。 

弹簧应具有经久不变的弹性，且不允许产生永久变形，因此在设计弹簧时，务必使其工作

应力在弹性极限范围内。在这个范围内工作的压缩弹簧，当承受轴向载荷 F 时，弹簧将产生相

应的弹性变形，如图 14-5(a)所示。为了表示弹簧的载荷与变形的关系，取纵坐标表示弹簧承受

的载荷，横坐标表示弹簧的变形，通常载荷和变形呈直线关系，如图 14-5(b)所示。这种表示载
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荷与变形的关系的曲线称为弹簧的特性曲线。对于拉伸弹簧，如图14-6所示。图 14-6(b)所示的

是无预应力的拉伸弹簧的特性曲线；图 14.6(c)所示的是有预应力的拉伸弹簧的特性曲线。 

               
图 14-5  圆柱螺旋压缩弹簧的特性曲线                    图 14-6  圆柱螺旋拉伸弹簧的特性曲线 

图14-5中的 H0 是压缩弹簧在没有承受外力时的自由长度。弹簧在安装时，通常预加一个压

力 Fmin，使它可靠地稳定在安装位置上。Fmin 称为弹簧的最小载荷（安装载荷）。在它的作用

下，弹簧的长度被压缩到 H1，其压缩变形量为λmin。Fmax 为弹簧承受的最大工作载荷。在 Fmax

作用下，弹簧长度减到 H2，其压缩变形量增到λmax。λmax 与λmin 的差即为弹簧的工作行程 h，h = 
λmax − λmin。Flim为弹簧的极限载荷。在该力的作用下，弹簧丝内的应力达到了材料的弹性极限。

与 Flim 对应的弹簧长度为 H3，压缩变形量为λlim。等节距的圆柱螺旋压缩弹簧的特性曲线为一

条直线，即 

               maxmin

min max

FF
λ λ

= =常数  (14-1) 

压缩弹簧的最小工作载荷通常取 Fmin = (0.1～0.5)Fmax；但对有预应力的拉伸弹簧，Fmin > F0，

F0 为使有预应力的拉伸弹簧开始变形时所需的初拉力。弹簧的最大工作载荷 Fmax 由弹簧在机构

中的工作条件决定。但不应到达它的极限载荷，通常应保持 Fmax ≤ 0.8Flim。 
弹簧的特性曲线应绘在弹簧工作图中，作为检验和试验时的依据之一。此外，在设计弹簧

时，利用特性曲线分析受载与变形的关系也比较方便。 

14.4.3  圆柱螺旋压缩（拉伸）弹簧受载时的应力及变形 

圆柱螺旋弹簧受压或受拉时，弹簧丝的受力情况是完全一样的。现就图 14.7 所示的圆形截

面弹簧丝的压缩弹簧在承受轴向载荷 F 时的情况进行分析，其余截面形状弹簧丝应力分析可查

阅相关设计手册。 
由图 14-7（图中弹簧下部断去，未示出）可知，由于弹簧丝具有升角α ，故在通过弹
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簧轴线的截面上，弹簧丝截面呈椭圆形，该

截面上作用着力 F 及扭矩 T（T = F·D2/2）。
而在弹簧丝的法向截面上，则作用有切向力

Q = Fcosα、轴向力 N = Fsinα、弯矩 M = Tsinα
及扭矩T ′ = Tcosα。  

由于弹簧的螺旋升角一般取为α = 5°～9°，
故 sinα ≈ 0，cosα ≈ 1，则弯矩 M 和轴向力 N
可以忽略不计，取T ′ = T = FD2/2 和 Q = F，弹

簧丝法向截面上的应力可近似地取为 

2 2
2 3 2 2

/ 2 4 2 41 (1 2 )
/ 4 /16F T

F FD F D F C
dd d d dΣτ τ τ ⎛ ⎞= = = + = + = +⎜ ⎟π π π π⎝ ⎠

 (14-2) 

式中，C = D2/d，称为旋绕比或弹簧指数。C 越小，弹簧刚度越大，弹簧越硬，弹簧内外侧的

应力相差越大，材料利用率越低；反之，弹簧越软。为了使弹簧本身较为稳定，不致颤动和过

软，C 值不能太大；但为了避免卷绕时弹簧丝受到强烈弯曲，C 值又不应太小。C 值的范围见

表 14-6，常用值为 5～8。 

表 14-6  圆柱螺旋弹簧常用旋绕比 C 值 

簧丝直径 d/mm 0.2～0.4 0.45～1 1.1～2.2 2.5～6 7～16 18～42 
C = D2/d 7～14 5～12 5～10 4～9 4～8 4～6 

当拉伸弹簧受轴向拉力 F 时，弹簧丝横剖面上的受力情况和压缩弹簧相同，只是扭矩和切

向力均为相反的方向。 
为了简化计算，通常在式(14-2)中取 1 + 2C ≈ 2C（因为当 C = 4～16 时，2C 1，实质上即

为略去了 τp）。由于弹簧丝升角和曲率的影响，弹簧丝截面中的应力分布如图 14-7(b)所示。由

该图可知，最大应力产生在弹簧丝截面内侧的点 m。实践证明，弹簧的破坏大多也由这一点开

始。为了考虑弹簧丝的升角和曲率对弹簧丝中应力的影响，现引进一个补偿系数 K（或称为曲

度系数），则弹簧丝内侧的最大应力及强度条件可表示为 

T 2
8 [ ]CFK K

d
τ τ τ= =

π
≤  (14-3) 

式中，补偿系数 K 对于圆截面弹簧丝而言可按下式计算： 
4 1 0.615
4 4

CK
C C

−
≈ +

−
 (14-4) 

一定条件下，簧丝直径为 

                   d ≥ 1.6
[ ]

KFC
τ

 (14-5) 

14.4.4  圆柱螺旋压缩（拉伸）弹簧的刚度 

圆柱螺旋压缩（拉伸）弹簧受载后的轴向变形量 λ 可根据材料力学关于圆柱螺旋弹簧变形

量的公式求得，即 
3 3
2
4

8 8FD n FC n
GdGd

λ = =  (14-6) 

式中，n 为弹簧的有效圈数；G 为弹簧材料的切变模量。 

 
图 14-7  圆形截面弹簧丝的压缩弹簧受力及应力分析 
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最大轴向变形量的计算如下：  
对于压缩弹簧和无预应力的拉伸弹簧，有 

3
max

max
8F C n

Gd
λ =  (14-7) 

对于有预应力的拉伸弹簧，有 
3

max 0
max

8( )F F C n
Gd

λ −
=  (14-8) 

拉伸弹簧的预拉力（或预应力）取决于材料、弹簧丝直径、弹簧旋绕比和加工方法。 
用不需要淬火的弹簧钢丝制成的拉伸弹簧，

均有一定的预拉力。当不需要预拉力时，各圈间

应有间隙。经淬火的弹簧，没有预拉力。当选取

预拉力时，推荐预应力 0τ ′ 值在图 14-8 所示的阴影

区内选取。 
弹簧的圈数的计算如下： 
对于有预应力的拉伸弹簧，有 

max3
max 08( )

Gdn
F F C

λ≈
−

     (14-9a) 

对于压缩弹簧或无预应力的拉伸弹簧，有 

max3
max8
Gdn

F C
λ=  (14-9b) 

弹簧的刚度为 
4

3 3
28 8

F Gd Gdk
D n C nλ

= = =  (14-10) 

对于拉伸弹簧，当 n > 20 时，一般圆整为整圈数，当 n < 20 时，可圆整为 1/2 圈；对于压

缩弹簧总圈数 n 的尾数宜取 1/4、1/2 或整圈数，常用 1/2 圈。为了保证弹簧具有稳定的性能，

通常弹簧的有效圈数最少为 2 圈。C 值大小对弹簧刚度影响很大。若其他条件相同时，C 值越

小的弹簧，刚度越大，弹簧也就越硬；反之则越软。不过，C 值越小的弹簧卷制越困难，且在

工作时会引起较大的切应力。此外，k 值还和 G、d、n 有关，在调整弹簧刚度时，应综合考虑

这些因素的影响。 

14.4.5  圆柱螺旋压缩弹簧的稳定性 

当压缩弹簧的长径比较大时，受载后容易发生

如图14-9(a)所示的失稳现象，所以还应进行稳定性的

验算。 
为了避免失稳现象出现，通常建议弹簧的长径比

b = H0/D2 按下列情况选取：当弹簧两端均为回转端

时，b ≤ 2.6；当弹簧两端均为固定端时，b ≤ 5.3；当

弹簧两端一端固定而另一端回转时，b ≤ 3.7。 

图 14-8  拉伸弹簧的预应力 

 
图 14-9  压缩弹簧的稳定性 
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如果 b 大于上述数值，则必须进行稳定性计算，并限制弹簧载荷 F 小于失稳时的临界载荷

Fcr。一般取 F = Fcr/(2～2.5)，其中临界载荷可按下式计算： 
Fcr = CB k H0 (14-11) 

式中，CB为不稳定系数，可由图 14-11 查取。 

                     
图 14-10  压缩弹簧的支承形式                               图 14-11  不稳定系数 CB 

                                                                     1—两端固定支承；2—一端固定一端自由转动支承； 

                                                                                   3—两端自由转动支承 

如果 F > Fcr，应重新选择有关参数，改变 b 值，提高 Fcr 的大小，使其大于 Fmax 之值，以

保证弹簧的稳定性。若受结构限制而不能改变参数，则应该加装图14-9的(b)、(c)所示的导杆或

导套，以免弹簧受载时产生侧向弯曲。 

14.4.6  受交变载荷螺旋弹簧的疲劳强度和静强度 

对于循环次数较多、工作在交变应力下的重要弹簧，还应该进一步对疲劳强度进行验算。

如果变应力的循环次数 N ≤103，或应力变化幅度不大，则应进行静强度验算。如果上述两种情

况不能明确区分，则应同时进行这两种强度的验算。 

1．受交变载荷螺旋弹簧的疲劳强度计算 

一般受变应力作用的弹簧，其应力变化规律有τmax=常数和τmin=常数两种。因此，可根据力

学疲劳强度理论与相应计算公式，进行应力幅安全系数、最大应力安全系数的计算。对于弹簧

钢丝，也可按下述简化公式进行验算： 

                      max
max 2

8KF C
d

τ =
π

 (14-11) 

                       min
min 2

8KF C
d

τ =
π

 (14-12) 

                   0 min

max

0.75 [ ]S Sτ τ
τ

+
= ≥  (14-13) 

式中，τ0 为弹簧材料的脉动循环剪切疲劳极限，单位为 MPa，当弹簧材料为碳素钢丝、不锈钢

丝、铍青铜丝等材料时，可根据循环次数 N 由表中查取。τmin、τmax 为最小、最大切应力，单位

为 MPa；Fmin、Fmax 为最小、最大工作载荷，单位为 N；[S]为许用安全系数，当弹簧计算和材

料的性能数据精确度高时，取 1.3～1.7；当精确度较低时，取 1.8～2.2。 
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表 14-7  弹簧材料的脉动疲劳极限τ0 

N ≤104 105 106 107 

0τ  0.45 bσ  0.35 bσ  0.33 bσ  0.30 bσ  

注：① 此表适用于高优质钢丝、不锈钢丝、铍青铜和硅青铜丝；② 对喷丸处理的弹簧，表中数值可提高 20％；③ 对于硅青

铜、不锈钢丝，N = 104 时的 τ0 值可取 0.35σb；④ 表中σb 为弹簧材料的拉伸强度极限，单位为 MPa。 

2．受交变载荷螺旋弹簧的静强度计算 

弹簧的静强度安全系数 Ss 的验算公式为 

s
s s

max

[ ]S Sτ
τ

= ≥  (14-14) 

式中，τs 为弹簧材料的屈服极限，单位为 MPa，其值可按下述数值选取：碳素弹簧钢丝取τs = 
0.42σb，硅锰合金簧丝取τs = 0.51σb；[Ss]为许用安全系数，其值与[S]相同。 

14.4.7  受交变载荷螺旋弹簧的振动频率 

承受变载荷的圆柱螺旋弹簧如果是在加载频率很高的情况下工作（如内燃机汽缸阀门弹

簧），则为了避免引起弹簧的谐振而导致弹簧被破坏，必须保证其临界工作频率(即工作频率的

许用值)远低于其基本自振频率。 
圆柱螺旋弹簧的基本自振频率为 

                   P
b

s

1
2

kf
m

=  (14-15) 

式中，kp 为弹簧的刚度，单位为 N/mm；ms 为弹簧的质量，单位为 kg；fb 为圆柱螺旋弹簧基本

自振频率，单位为 Hz。 
将 kp、ms 的关系式代入式(14-15)中，并取 n ≈ n1，则  

      
4 3

2
b 2 2 2

2 1 2 1

1 / 8 cos
2 / 4cos 8.9

Gd D n d Gf
d D n D n

α
γγ α

= ≈
π

 (14-16) 

弹簧的基本自振频率 fb 应不低于其工作频率 fw 的 15～20 倍，以避免引起严重的振动。弹

簧的工作频率一般是预先给定的，故当弹簧的基本自振频率不能满足要求时，应增大 kp 或减小

ms，重新进行设计。 

14.4.8  圆柱螺旋压缩（拉伸）弹簧的设计 

圆柱螺旋压缩（拉伸）弹簧在设计时，通常是根据弹簧的最大载荷、最大变形、结构要求

（如安装空间对弹簧尺寸的限制）等来决定弹簧丝直径、弹簧中径、工作圈数、弹簧的螺旋升角

和长度及弹簧结构等。  
具体设计方法和步骤如下： 

（1）根据工作情况及具体条件选定材料，并查取其机械性能数据。  
（2）选择旋绕比 C，通常取 C ≈ 5～8（极限状态时不小于 4 或超过 16），算出补偿系数 K 值。  
（3）根据安装空间初设弹簧中径 D2，再根据 C 值估取弹簧丝直径 d，查取弹簧丝许用应力。  
（4）试算弹簧丝直径 d。  
弹簧丝的许用应力取决于其σb，而σb 是随着弹簧丝的直径变化的。又因[τ]是按估取的 d 值
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查得σb 的 H 计算得来的，所以此时试算所得的 d ′值，必须与原来估取的 d 值相比较。如果两者

相等或很接近，即可按标准圆整为邻近的标准弹簧丝直径 d，并按 D2 = Cd 求出 D2；如果两者

相差较大，则应参考计算结果重估 d 值，再查表 14-3 并计算[τ]，代入式(14-5)进行试算，直至

对计算出的 D2 进行圆整以符合标准弹簧丝直径。 
（5）根据变形条件求出弹簧工作圈数，按式(14-9)进行。 
（6）求出弹簧的尺寸 D、D1、H0，并检查其是否符合安装要求等。若不符合，则应改选有

关参数（如 C 值）重新设计。  
（7）稳定性验算。（仅对长颈比较大的压缩弹簧进行。） 
（8）强度验算。（仅对承受交变载荷的弹簧进行。） 
如果变载荷的作用次数 N > 103，则进行疲劳强度验算；如果果变载荷的作用次数 N ≤ 103，

或载荷变化的幅度不大时，则进行静强度验算；如果上述这两种情况不能明确区别，则需要同

时进行两种强度的验算。 
（9）振动验算。（仅对承受载荷加载频率很高的弹簧进行。） 
（10）进行弹簧的结构设计。  
（11）绘制弹簧工作图。 
按国家制图标准绘制，并标注技术要求。（技术要求包括弹簧端部结构、总圈数、有效圈数、

旋向、表面处理要求、制造技术条件等。） 
对于圆柱螺旋扭转弹簧的设计，本书不再介绍，详细内容可以查询相关设计手册。 

【例 14-1】  设计一个普通圆柱螺旋拉伸弹簧。已知该弹簧在一定载荷条件下工作，并要

求内径 D1 不小于 15 mm，外径 D 不大于 22 mm。当弹簧所受拉力 F1 = 180 N 时，拉伸变形量

λ1 = 7.5 mm，拉力 F2 = 400 N 时，拉伸变形量λ2 = 20 mm。  
解： 
由设计要求可知，弹簧所受载荷为第Ⅲ类拉伸载荷，所以不需要进行稳定性校核、强度校

核和振动校核。 
1）根据工作条件选择材料并确定其许用应力  
因弹簧所受载荷为第Ⅲ类载荷，可以按第Ⅲ类弹簧考虑。现选用Ⅲ组碳素弹簧钢丝。 
弹簧钢丝直径 d = (D − D1)/2，故有 d ≤ (22 − 15)/2 = 3.5。 
初步选取弹簧钢丝直径 d = 3.0 mm。 
查表 14-5，暂选 B 级碳素钢丝，有 

σb = 1370 MPa 
则根据表 14-4，可知 

[τ] = 0.5σb = 0.5×1370 = 685 MPa 

2）根据强度条件计算弹簧钢丝直径  
初步选取旋绕比 C = 6，根据式(14-4)，补偿系数为 

K= 4 1 0.615
4 4

C
C C

−
+ ≈

−
1.25 

根据式(14-5)，有 

d ≥ 1.6
[ ]

KFC
τ

=1.6 1.25 400 6
658
× ×

≈ 3.47 mm 

由于初步选取 d = 3.0 mm，不符合强度条件，故改取 d = 3.5 mm。 



 312 机械设计基础     

查得σb = 1320 MPa，[τ] = 0.5σb = 660 MPa，则有 
D2 = D1 + d = 15+3.5 = 18.5 mm 

根据表 14-3，将 D2 圆整为 20 mm，此时 
C = D2/d = 20/3.5 = 5.71 

计算得 
K = 1.267 

d ≥ 1.6
[ ]

KFC
τ

 = 1.6 1.267 400 5.71
660

× ×
≈ 3.35 

符合强度条件。因此，取 d = 3.5 mm，D2 = 20 mm，D1 = 16.5 mm，D = 22 mm，符合要求。 
3）根据刚度条件计算弹簧圈数 n 
由表 14-4 取 G = 81 000 MPa，代入式(14-9b)，得 

弹簧圈数                      n = 3
81 000 3.5 20

8 400 5.71
×

×
× ×

 = 9.51 

取 n=10，根据式(14-10)，此时弹簧实际刚度为 

k = 38
Gd
C n

 = 3
81 000 3.5
8 5.71 10

×
≈

× ×
 19.04 N/mm 

4）验算  
（1）弹簧预拉力为 

F0 = F1−kλ1 = 180−19.04 × 7.5 = 37.2 N 
预应力为 

0 02
8CK F
d

τ ′ =
π

= 1.267 2
8 5.71 37.2

3.14 3.5
×

× ×
×

 = 55.97 MPa 

当 C = 5.71 时，可查得预应力 0τ ′ 的推茬值为 90～160 MPa，故此预应力值较小，但由于弹

簧受力方式简单，对应力循环次数也无要求，因此不影响使用。  
（2）极限工作应力为 

τmax = max2
8CK F
dπ

= 1.267 2
8 5.71 400

3.14 3.5
×

× ×
×

 = 601.86 MPa < [τ] 

5）进行结构设计  
选定两端钩环，并计算出全部尺寸（略）。  
6）绘制工作图（略） 

14.5  其他弹簧简介 

14.5.1  板簧 

板簧是由不少于 1 片的弹簧钢叠加组合而成的板状弹簧。它是将钢板制成多片等宽但不同

曲率的板条，然后将其重叠并夹紧而成。除了起弹性元件作用之外，多片弹簧片间的摩擦还起

导向和阻尼作用。由于钢板弹簧结构简单，使用维修，保养方便，因此广泛应用于汽车、拖拉

机和铁道车辆的悬架系统，也少量运用于一些锻造设备和建筑中。 
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14.5.2  平面涡卷弹簧 

平面涡卷弹簧是螺旋线在一个平面内的弹簧。

平面涡卷弹簧又称为发条弹簧，该弹簧是用钢带绕

制而成，其一端固定而另一端作用有扭矩；在扭矩

作用下弹簧材料产生弯曲弹性变形，使弹簧在平面

内产生扭转，其变形角的大小与扭矩成正比。利用

发条簧可以在垂直于其轴的平面内储存能量，形成

扭转力矩，借以驱动机构。它分为非接触形、接触

形和等应力三种应力形式。固定方式有铰式固定、销式固定、V 形固定和衬片固定。由于工作

性能可靠，拆修方便，因此被广泛应用于钟表、玩具等行业。  

14.5.3  碟形弹簧 

碟形弹簧是用金属板料或锻压坯料制成的截锥形截面的垫圈式弹簧。此弹簧呈无底碟状，

一般用薄钢板冲压而成。实用中将很多碟形弹簧组合起来，并装在导杆上或套筒中工作。碟形

弹簧只能承受轴向载荷，是一种刚度很大的压缩弹簧。碟形弹簧根据截面形状的不同可以分为

三类：普通碟形弹簧（其截面形状为矩形）、带径向沟槽的碟形弹

簧、梯形截面碟形弹簧。普通碟形弹簧分为有支撑面和无支撑面

两类；带径向沟槽的碟形弹簧是在普通碟形弹簧的基础上，沿径

向开出若干个均匀分布的槽，槽可以由内孔向外圆方向开出，也

可由外圆向内控方向开出；梯形截面碟形弹簧可以分为内缘厚度

大于外缘厚度型和内缘厚度小于外缘厚度型两类。  
由于单片碟形弹簧的变形量和负荷值往往不能满足使用要

求，这时可以成组使用，组成碟簧组合件（柱）。典型的组合方式

为叠合组合碟簧，复合组合碟簧和其他组合碟簧。  
与圆柱螺旋弹簧相比，碟形弹簧具有以下特点：  

（1）负载变形特性曲线呈非线性关系； 
（2）碟形弹簧成薄片形，易于形成组合件，可实行积木式装配与更换，因而给维修带来

方便；  
（3）带径向槽碟簧具有零刚度特性，这种特性可以运用在某变形范围内要求弹簧力基本保

持稳定的场合； 
（4）碟簧吸振性能不低于圆柱螺旋弹簧，当采用叠合组合时由于碟簧片之间的摩擦而具有

较大的阻尼，消散冲击能量。 
碟形弹簧的缺点是载荷偏差难以保证。 
在很大范围内，碟形弹簧正取代圆柱螺旋弹簧。常在重型机械（如压力机）和大炮、飞机

等武器中作为强力缓冲和减振弹簧，用做汽车和拖拉机离合器及安全阀的压紧弹簧，以及用做

机动器械的储能元件。  

14.5.4  环形弹簧 

环形弹簧是利用多个具有内外锥面配合的弹性环组成的弹簧，如图 14-14 所示。环形弹簧

由带内锥面的外圆环和带外锥面的内圆环配合而成。  

 
图 14-12  板簧 

图 14-13  开槽形碟形弹簧
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环形弹簧由于外圆环和内圆环沿配合圆锥相对滑动时，接触表面具有很大的摩擦力，在加

载时其轴向力由表面压力和摩擦力平衡。因此，相当于减小了轴向载荷的作用，即增大了弹簧

刚度。而在卸载时摩擦力阻滞了弹簧弹性变形的恢复，因而相当于减小了弹簧作用力。 
环形弹簧常用在空间尺寸受限制而又需要强力缓冲的场合。环形弹簧在使用中若损坏或

磨损后不需要全部更换，只需将损坏的个别圆环更换即可，这样使得维修更换容易，而且比

较经济。 

14.5.5  空气弹簧 

空气弹簧是在可伸缩的密闭容器中充以压缩空气，利用空气作弹性作用的一种弹簧。空气

弹簧的常见密闭容器材质是橡胶曲囊，其曲囊数通常为 1～3，如图 14-15 所示。橡胶空气弹簧

工作时，内腔充入压缩空气，形成一个压缩空气气柱。随着振动载荷量的增加，弹簧的高度降

低，内腔容积减小，弹簧的刚度增加，内腔空气柱的有效承载面积加大，此时弹簧的承载能力

增加。当振动载荷量减小时，弹簧的高度升高，内腔容积增大，弹簧的刚度减小，内腔空气柱

的有效承载面积减小，此时弹簧的承载能力减小。 

                       
图 14-14  环形弹簧                                     图 14-15  空气弹簧 

这样，空气弹簧在有效的行程内，空气弹簧的高度、内腔容积、承载能力随着振动载荷的

递增与减小发生了平稳的柔性传递、振幅与振动载荷的高效控制。  
现有的曲囊式空气弹簧的端部结构，根据连接方式可以分为三大类：第一类为固定式法兰

连接；第二类为活套式法兰连接；第三类为自密封连接。 
空气弹簧广泛应用于商业汽车、高级巴士、轨道车辆、机器设备及建筑物基座的自调节式

空气悬挂。 

习题与思考题 

14-1  弹簧主要有哪些功能？试分别举出几个应用实例。 

14-2  弹簧制造时采用冷卷或热卷与弹簧丝直径有何关系？ 

14-3  已知圆柱螺旋压缩（拉伸）弹簧的外载荷为 F，试分析当只增大弹簧钢丝直径 d、有效圈数 n、中

径 D 三者之一时，弹簧变形是增大还是减小。 

14-4  当圆柱螺旋压缩弹簧有可能失稳时，可采用哪些措施防止失稳？ 
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14-5  现有两个圆柱螺旋拉伸弹簧，若它们的材料、弹簧钢丝直径、弹簧中径、端部结构等完全相同，仅

有效圈数不同，试分析它们的强度、刚度大小有何不同。 

14-6  一个承受静载荷的圆柱螺旋拉伸弹簧，已知弹簧钢丝直径 d = 4 mm，弹簧中径 D = 20 mm，有效圈

数 n = 22 圈，弹簧材料为 C 级碳素弹簧钢丝，无预应力，求弹簧允许的最大工作载荷 Fmax 和对应

的变形量 λmax。 

14-7  设计一个普通安全阀中的圆柱螺旋压缩弹簧。已知预调压力 F1 = 480 N，变形量λ = 14 mm，工作行

程 h = 1.9 mm，弹簧中径 D2 = 20 mm，两端固定支承。 
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