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前 言

本书贯彻《国家职业教育改革实施方案》中“开展本科层次职业教育试

点”的精神,依据教育部“机械设计基础教学基本要求”编写而成,并在第一

版基础上进行了全面修订。习近平总书记在《求是》杂志发表的《加快建设

教育强国》文章中明确指出:“要把培养国家重大战略急需人才摆到更加突

出位置,着力造就拔尖创新人才,推动实现高水平科技自立自强。”本书以此

为根本遵循,围绕新时代对高素质技术技能人才的需求,进一步优化内容体

系,强化实践性与创新性,力求在知识传授中融入价值引领,在能力培养中

夯实专业根基。

本书将机械原理、创新设计与通用零件等内容有机结合,遵循精品与实

用原则,充分运用现代教育技术,构建“教学目标明确、教学理念先进、学生

技能一流”的课程教学体系。本书具备以下几方面特色:

(1)内容实用,案例新颖。结合工程技术最新发展,引入典型工程案

例,注重学以致用。

(2)价值引领,突出思政。深入挖掘知识点中的思政元素,强化使命担

当与创新意识。

(3)技术融合,形态创新。融合互联网技术与教学方法改革,配套数字
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资源与二维码链接,支持线上线下混合教学。

(4)项目驱动,实践强化。新增项目化教学案例,推动“教学做合一”,

提升综合职业能力。

本书由南京工业职业技术大学张长英教授任主编,南京工业职业技术

大学李勤涛和张云玲副教授任副主编,南京工业职业技术大学周荣晶讲师

参编。编写分工为:南京工业职业技术大学张长英编写绪论,第1、3、4、5、6、

9章及附录;南京工业职业技术大学李勤涛编写第7、10、11章;南京工业职

业技术大学张云玲编写第2、8章;南京工业职业技术大学周荣晶编写第12

章;全书由张长英统稿,并负责所有章节的思考题与习题。

鉴于编者水平有限,书中难免有疏漏与不足之处,恳请广大师生和行业

专家批评指正,以便不断完善。

编者

2026年1月
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书书书

绪　论

　　　　学习目标
掌握机器与机构的概念及特征，理解构件与零件的区别与联系，了解机械设计的基

本要求、常规方法，以及机械产品创新设计的主要内容。

　　　　单元概述
机器是执行机械运动的装置，用来完成有用的机械功或转换机械能。机器中的构

件可以是单一的零件，也可以是由几个零件装配而成的刚性结构。本章的重点包括机
器与机构、构件与零件的概念和特征，难点是对机器和机构的理解。

０．１　机器与机构

人类在长期的生产和生活实践中，创造发明了各种机器，并通过对其不断改进以提
高劳动生产率，这些机器甚至还能完成用人力无法达到的某些生产要求。早在春秋战
国时期，就出现了用于控制射击的弩机（如图０１（ａ）），其加工精度和表面光洁度已达
到相当高的水平。东汉以后又出现了记里鼓车和指南车（如图０１（ｂ）和图０１（ｃ）），
记里鼓车有一套减速齿轮系，通过鼓镯的音响分段报知里程；三国马钧所造的指南车除
用齿轮传动外，还有自动离合装置，在技术上又胜记里鼓车一筹。自动离合装置的发
明，说明传动机构齿轮系已发展到相当的程度。

（ａ）
　

（ｂ）
　

（ｃ）
图０１　中国古代机器
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机器的作用是进行能量的转换或完成特定的机械功能，用以减轻或替代人的劳动。
不同之处在于，随着生产和科学技术的发展，机器的种类和形式更趋多样化，功能则越
来越贴近人们的生活。但无论机器如何变化，按其基本组成都可以分为动力源、传动机
构、执行机构和控制器四部分。其中，传动机构和执行机构在使用中最主要的目的是为
了实现速度、方向或运动状态的改变，或实现特定的运动规律，因此，在实现机器的各项
功能中担当着最重要的角色。

图０２　单缸内燃机

如图０２所示，单缸内燃机由机架１（气缸
体）、曲柄２、连杆３、活塞４、进气阀５、排气阀６、
推杆７、凸轮８和齿轮９、１０组成。当燃气推动
活塞４做往复运动时，通过连杆３使曲柄２做连
续转动，从而将燃烧产生的热能转换为曲柄的
机械能。齿轮、凸轮和推杆的作用是按一定的
运动规律按时启闭阀门，完成吸气和排气动作。
该内燃机共有三种机构组合：

（１）曲柄滑块机构。由活塞４、连杆３、曲柄
２和机架１构成，其作用是将活塞的往复直线运
动转换成曲柄的连续转动。

（２）齿轮机构。由齿轮９、１０和机架１构
成，其作用是改变转速的大小和方向。

（３）凸轮机构。由凸轮８、推杆７和机架１
构成，其作用是将凸轮的连续转动变为推杆的
往复移动，完成有规律地启闭阀门的工作。

由上述分析可以看出，机构在机器中的作用是传递运动和动力，实现运动形式或速
度的转变。因此，机构具有以下两个特征：

（１）机构是一种人为的实物（构件）的组合。
（２）组成机构的各部分之间具有确定的相对运动。
通过对不同机器的分析，可以这样认为：机器是若干机构的组合体，它除了具备上

述两个特征外，还可以用来替代或减轻人类的劳动，完成有用的机械功，或将其他形式
的能转换为机械能，这是机器与机构在功能上的区别。

若仅从结构和运动的观点看，机器与机构之间并无区别，人们常用“机械”作为机器
与机构的总称。

０．２　机构的组成

机构是由构件组成的，根据运动传递路线和构件的运动状况，构件可分为三类：
（１）机架。如图０２所示的气缸体１，机构中的固定构件或相对固定的构件称为

机架，任何一个机构中，必定有也只能有一个构件作为机架。
（２）原动件。机构中已知运动规律并做独立运动的构件称为原动件，原动件是机
—２—
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构中输入运动的构件，因此，也称为主动件，每个机构中都至少有一个原动件。
（３）从动件。机构中除原动件和机架以外的所有构件都称为从动件。

图０３　单缸内燃机的连杆

所谓构件，是指机构的基本运动单元。它可以是单
一的零件，也可以是由刚性组合在一起的几个零件联接
而成的运动单元。

图０２所示单缸内燃机中的连杆由连杆体１、连杆
盖５、螺栓２、螺母３、开口销４、轴瓦６和轴套７等多个零
件组成（如图０３）。

所谓零件，是组成构件的制造单元。任何机器都是
由许多零件组成的，若将一台机器进行拆解，拆到不可
再拆为止的最小单元就是零件。机械中的零件可以分
成两大类：一类是在各类机械中经常用到的零件，称为
通用零件，如齿轮、螺栓、轴和弹簧等；另一类是只出现
于某些特定机械中的零件，称为专用零件，如汽轮机的
叶片、内燃机的活塞和曲轴等。

在生产实际中，有时把为完成共同任务彼此协同工
作的一系列零件或构件所组成的组合体称为部件（或组
件），它是装配的单元，如滚动轴承和联轴器等。

０．３　机械设计的基本要求和常规方法

机械设计是机械产品研制的第一步，直接影响到产品的质量、性能和经济效益，机
械设计的基本要求主要有以下几个方面：

（１）使用性能要求。机械产品必须保证实现预期的设计性能，在规定的工作条件
和寿命期限内，满足用户所需的功能要求。

（２）安全和可靠性要求。安全可靠是机械产品的必备条件，所有涉及人身或重大
设备安全的零部件，都必须进行认真、严格的设计和校核计算，而不能仅凭经验或“类
比”替代。可靠性是指在预期的寿命期限内，不发生或极少发生故障，大修或更换易损
件的周期不宜过短，以免因停机影响生产进度。

（３）经济和社会性要求。经济性要求主要体现在机械设计、制造和使用过程的全
过程，如设计周期短，制造、运输、安装成本低，使用效率高、能耗少、易管理和维护等。
此外，当机械产品用于生产和生活时，必须符合国家环境保护和劳动保护的相关要求。

机械设计的常规方法是以经验总结为基础，以由数学和力学分析或实验而形成的
公式、经验数据、图表和设计手册作为设计依据，运用经验公式、简化模型或类比改造等
的方法，机械设计的常规方法主要分为以下三种：

（１）理论设计。根据在生产实践中总结出来的设计理论和实验数据所进行的设
计，通常分为设计计算和校核计算两个方面。设计计算是根据机械零件的运动要求、受
力情况、材料性能和失效形式，采用理论公式计算出零部件危险截面的尺寸，从而设计

—３—
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出零部件的具体结构；校核计算是根据已有的机器和零部件的形状尺寸，通过理论公式
校核其强度是否满足使用要求。

（２）经验设计。根据对已有的设计与使用实践总结出来的经验数据或公式，或与
类似的机器或零部件相类比而进行的设计。

（３）模型设计。对于一些结构复杂、尺寸较大的重要机器或零部件，在初步设计时
可将其按比例制成小模型或小尺寸的样机，通过实验对其各方面的特性加以检验，再根
据实验结果对设计内容进行修改，最终获得完善的设计结果。

０．４　机械产品的创新设计

中华民族是富有创造性的民族，我国古代许多机械发明的使用和发展，都体现了我
们民族的创造性。翻开人类从使用简单的工具、刀耕火种、捕鱼狩猎，到学会播种、制陶
炼铜等最初的农业技术和工匠技术，发展到今天的信息技术、航天技术等现代化高科技
的历史长卷，人类文明史就是一部人类生生不息的创新发展史，可以这样说，创新是人
类文明进步的原动力，是科技发展、经济增长和社会进步的源泉。

机械产品的创新设计是指充分发挥设计者的创造力，利用人类已有的相关科学技
术成果（包含理论、方法、技术和原理等）进行创新构思，设计出具有新颖性、创造性和实
用性的机构或机械产品（或装置）的一种实践活动。它包括两个方面：一是改进完善生
产和生活中现有机械产品的技术性能、可靠性、经济性和适用性等；二是创造设计出新
产品、新机器，以满足新的生产或生活的需求。

　　　　思考题
０１　什么是机器、机构和机械？机器与机构的主要区别是什么？
０２　什么是构件、零件和组件？
０３　什么是通用零件和专用零件？
０４　判断题
（１）生活中的各种机构和机械统称为机器。
（２）从运动的观点来看，机构和机器之间并无区别，因此，我们把二者统称为机械。
（３）机器的传动部分是将原动机的运动和动力传给工作部分的中间环节，可以在

传递运动中改变运动速度、转换运动形式等，以满足执行部分的各种要求。
（４）组成机构的各个构件之间必须要具有确定的相对运动。
（５）构件是机构中的运动单元，而零件则是制造单元。
（６）在机器中，独立的装配单元称为部件，如滚动轴承等。
（７）机械中普遍使用的零件叫作通用零件，如螺栓、螺母等。
（８）在某一类型机械中使用的零件，叫专用零件，如曲轴、活塞等。
０５　选择题
（１）下列属于原动机的是 。
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　　Ａ．轴承 Ｂ．齿轮 Ｃ．凸轮 Ｄ．电动机
（２）机器的动力来源是 。
　Ａ．原动机 Ｂ．执行部分 Ｃ．传动部分 Ｄ．控制部分
（３）将原动机的运动和动力传给工作部分，传递运动或转换运动形式的是机器

的 。
　Ａ．原动机 Ｂ．执行部分 Ｃ．传动部分 Ｄ．控制部分
（４）下列不属于原动机的是 。
　Ａ．柴油机 Ｂ．汽油机 Ｃ．齿轮 Ｄ．电动机
（５） 是执行机械运动的装置，用来变换或传递能量、物料、信息。
　Ａ．机器 Ｂ．机构 Ｃ．构件
（６）机构与机器相比，不具备 特征。
　Ａ．人为实体（构件）的组合
　Ｂ．各个运动实体（构件）之间具有确定的相对运动
　Ｃ．做有用功或转换机械能
　Ｄ．价格较高
（７）只出现于某些特定的机械中使用的零件称为 零件。
　Ａ．专用 Ｂ．通用
（８） 是通用零件。
　Ａ．轴承 Ｂ．活塞 Ｃ．曲轴 Ｄ．叶片

—５—
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第１章
平面机构的组成与结构分析

　　　　学习目标
了解运动副的分类及运动链的概念，掌握平面机构运动简图的绘制和自由度的计

算方法，理解平面机构具有确定运动的条件、平面机构的组成原理及其结构分析方法。

　　　　单元概述
机构由许多构件组合而成，为了传递动力，实现运动速度、方向及形式的变换，需要

保证机构内各构件具有确定的相对运动。在此基础上，进一步研究机构的组成原理，并
对其进行结构和运动分析。本章的重点包括运动副及其分类、高副低代的方法、杆组及
其级别的划分和速度瞬心法等；难点包括机构运动简图的绘制、特殊结构下平面机构自
由度的计算、平面机构的结构分析等。

１．１　运动副与运动链

在所有的机构中，每个构件都以一定的方式与其他构件相联接，这种两个构件通过
直接接触，既保持联系又能相对运动的联接，称为运动副。例如轴颈与轴承之间、活塞
与气缸之间的联接都构成运动副，运动副是两构件之间的可动联接。

根据运动副各构件之间的相对运动是平面运动还是空间运动，可将运动副分成平
面运动副和空间运动副。若所有构件都在同一平面或相互平行的平面内运动，则称该
机构为平面机构，平面机构的运动副称为平面运动副。按两构件间的相对运动特点，平
面运动副可分为低副和高副。
１．低副
相互联接的两构件间通过面接触组成的运动副称为低副，根据构成低副的两构件

间的相对运动特点，又分为转动副和移动副。两构件只能做相对转动的运动副称为转
动副（如图１１（ａ）和图１１（ｂ））；两构件只能沿某一导路做相对移动的运动副称为移
动副（如图１１（ｃ）和图１１（ｄ））。
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微课１１

运动副的识别



图１１　低副

２．高副
相互联接的两构件间通过点接触或线接触组成的运动副称为高副，如图１２所示

的车轮与钢轨、顶杆与凸轮、轮齿１与轮齿２等，分别在犃处形成高副。

图１２　高副
３．运动链
由两个或两个以上构件通过运动副的联接而构成的相对可动的系统称为运动链，

若组成运动链的各构件构成首末封闭系统的运动链称为闭式运动链或简称闭链（如图
１３（ａ）），反之，则称为开式运动链或简称开链（如图１３（ｂ））。对于闭链，任意移动其
中一杆即可牵动其余各杆，便于传递运动，所以广泛应用于各种机械，而开链主要应用
于机械手和挖掘机等。

图１３　闭链和开链

若运动链中存在固定或相对固定的机架时，运动链可被称为机构，但此机构的运动
尚未确定，仅当其一个或几个构件具有独立运动，成为原动件，并使其余从动件随之做
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确定运动时，才可确定该机构的运动，并能有效地传递运动和动力。

１．２　平面机构运动简图

在对机构进行运动分析时，为了使问题简化，可以不考虑机构的真实外形和具体结
构，仅考虑与运动有关的构件数目、运动副类型及其相对位置。按照国家标准ＧＢ／Ｔ
４４６０—２０１３《机械制图　机构运动简图用图形符号》规定的简单符号及线条表示机构中
的运动副及构件，并按一定比例确定机构的运动尺寸，绘制出反映机构各构件之间相对
运动关系的简明图形称为机构运动简图。若不按精确的比例绘制，而着重表达机构的
结构特征，则称为机构示意图。

１．２．１　运动副的表示方法
１．转动副的表示方法
用圆圈表示转动副，其圆心代表转动的轴线。若组成转动副的两个构件都是活动

构件，则用图１４（ａ）表示；若其中之一为机架，则在代表机架的构件上绘制阴影线，如
图１４（ｂ）所示，也可简化成图１４（ｃ）所示的形式。
２．移动副的表示方法
移动副的表示方法如图１４（ｄ）～（ｆ）所示，此时移动副的导路必须与两构件的相

对移动方向保持一致。同样，在必要时，应在代表机架的构件上绘制阴影线。
３．高副的表示方法
高副的表示方法如图１４（ｇ）所示，此时，应在机构运动简图中绘制出两构件接触

处的轮廓曲线，其曲率中心必须与实际位置保持一致。

图１４　机构运动简图中运动副的表示方法

１．２．２　构件的表示方法
一个具有两个低副的构件称为两副构件，图１５（ａ）表示参与组成两个转动副的

构件，图１５（ｂ）表示同时参与一个转动副和一个移动副的构件。
一个具有三个低副的构件称为三副构件，参与组成三个转动副的构件可用三角形

表示（如图１５（ｃ）所示），为了表明三角形是一个刚性构件，常在三角形的三个角上画
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上焊接标记或直接在三角形内画上剖面线。如果三个转动副在一条直线上，则可用图
１５（ｄ）表示。

图１５　机构运动简图中构件的表示方法

１．２．３　平面机构运动简图的绘制
绘制平面机构运动简图，首先应了解机构的构造及运动特性，再按如下步骤进行：
１．分析机构的组成
辨别机构中的机架，确定主动件及从动件的数目。
２．分析机构的运动
由主动件开始，按照机构运动的传递路线，依次分析构件间的相对运动形式，确定

运动副的类型及数目。
３．选择视图的平面
选择适当的投影面，确定机架、主动件及各运动副间的相对位置，以便清楚地表达

各构件间的运动关系。通常情况下，应选择与构件运动平行的平面作为投影面。
４．绘制机构运动简图
按照适当的比例尺，采用规定的符号和线条，绘制平面机构的运动简图，并用箭头

注明原动件及用数字标出构件号。
比例尺是指图样尺寸与机构实际尺寸之比，用μ来表示，μ＝构件实际长度构件图示长度

ｍ（）ｍｍ。
【例１１】　请绘制如图１６（ａ）所示颚式破碎机的机构运动简图。
解　（１）分析机构的组成，如图１６（ａ）所示，颚式破碎机的主体机构主要由机架

１、曲轴２、动颚３和肘板４组成。其中，曲轴２与带轮固接在一起，是颚式破碎机的原
动件，其余构件都是从动件。

（２）分析机构的运动。颚式破碎机的曲轴２与机架１在犃点处通过铰链联接，并
绕犃点做回转运动；曲轴２上的圆柱销与动颚３上的圆柱孔在犅点处联接，做复杂的
平面运动；肘板４的左端通过销和孔与动颚３在犆点处联接、右端与机架１在犇点处
联接，并绕犇点摆动。由此，可判断：颚式破碎机在犃、犅、犆、犇处均构成转动副联接。

弹簧和支承杆仅起到辅助支承作用，其目的是改善机构的受力状况，增加机构的刚
性，从运动角度看，有无弹簧和支承杆，都不会改变机构的运动形式。
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图１６　【例１１】附图
１—机架；２—曲轴；３—动颚；４—肘板。

　　（３）选择视图的平面。由于颚式破碎机三个活动构件（曲轴２、动颚３和肘板４）的
运动都位于当前平面，因此，选择这个平面为机构运动简图的视图平面。

（４）绘制机构运动简图。选定适当的比例尺，通过图１６（ａ）中尺寸定出犃、犅、犆、
犇的相对位置，用构件和运动副的规定符号绘制出颚式破碎机的机构运动简图，如图
１６（ｂ）所示。

１．３　平面机构的自由度

在平面机构中，各构件相对于参考系所具有的、独立运动的数目称为机构的自由
度，为了使机构中各构件能相对于机架做确定的运动，必须研究机构的自由度和机构具
有确定运动的条件。其中，机构的自由度与构件的总数、运动副的类型及数量有关。

对于具有犖个构件的平面机构来说，除去固定的机架，余下的活动构件数为狀＝
犖－１。这狀个活动构件在未用运动副联接之前，共有３狀个自由度。假设该平面机构中
共有犘Ｌ个低副和犘Ｈ个高副，将所有的活动构件、活动构件与机架之间联接起来，便受
到２犘Ｌ＋犘Ｈ个约束（每个低副引入两个约束，每个高副引入一个约束）。因此，机构中
各构件相对于机架的独立运动数，即机构的自由度应为活动构件的自由度总数减去运
动副引入的约束总数，即：

犉＝３狀－２犘Ｌ－犘Ｈ （１１）

１．３．１　平面机构具有确定运动的条件
机构的自由度是机构中各构件相对于机架具有的独立运动的数目，在机构中只有

原动件才能独立运动（从动件是不能独立运动的），且每个原动件只具有一个独立的运
—０１—
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动。因此，平面机构的自由度应与原动件数相等，才能保证平面机构具有确定的运动。
在图１６所示颚式破碎机的机构中，共有三个活动构件（狀＝３），包含了四个转动

副（犘Ｌ＝４），没有高副（犘Ｈ＝０），依据上述的自由度计算公式，该机构的自由度为：
犉＝３狀－２犘Ｌ－犘Ｈ＝３×３－２×４－０＝１

该机构只有一个原动件（曲轴２），所以原动件数与机构的自由度相等，该机构具有
确定的运动。

如图１７（ａ）所示的机构，狀＝４，犘Ｌ＝６，犘Ｈ＝０，由式（１１）得到：
犉＝３狀－２犘Ｌ－犘Ｈ＝３×４－２×６－０＝０

该机构的自由度等于零，说明它是不能产生相对运动的刚性桁架。同理，图
１７（ｂ）所示的三角架也是一个刚性桁架，但是对于图１７（ｃ）所示的机构，狀＝３，犘Ｌ＝
５，犘Ｈ＝０，由式（１１）得到：

犉＝３狀－２犘Ｌ－犘Ｈ＝３×３－２×５－０＝－１
自由度犉＜０，说明它所受到的约束过多，此时该机构成为超静定桁架。

图１７　桁架

如图１８所示的铰链五杆机构，若取构件１作为原动件，其自由度为：
犉＝３狀－２犘Ｌ－犘Ｈ＝３×４－２×５－０＝２

图１８　铰链五杆机构

当构件１处于图示位置时，构件２、３、４则可能
处于实线位置，也可能处于虚线位置。显然，从动件
的运动是不确定的，故也不能称其为机构。但如果
机构具有两个原动件，即同时给定构件１、４的位置，
则其余从动件的位置就唯一确定了（如图１８所示
的实线状态），此时，该系统可称为机构。

综上所述，机构的自由度犉、原动件的数目与机
构的运动特性有着密切的联系：

①当机构的自由度犉≤０时，机构蜕化成刚性
桁架，构件之间没有相对运动。

②当机构的自由度犉＞０，原动件数小于机构的自由度时，机构内各构件之间没有
确定的运动；原动件数大于机构的自由度时，机构的薄弱处可能遭到破坏。

由此可见，平面机构具有确定运动的条件是：机构的自由度犉＞０，且等于原动
件数。

在分析或设计新机构时，一般可以通过计算自由度来检验所作的运动简图是否满
足具有确定运动的条件，以避免机构出现原理错误。如图１９（ａ）所示的构件组合体，
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其自由度为：
犉＝３狀－２犘Ｌ－犘Ｈ＝３×３－２×４－１＝０

图１９　构件组合体及其改进措施

说明该组合体不是机构，从动件无法实现预期的运动。此时，可以通过增加活动构
件数、减少运动副或将低副变为高副等方法，获得具有一定自由度的机构。

对该组合体的改进方案如图１９（ｂ）和图１９（ｃ）所示：前者通过增加一个杆件和
一个转动副，后者通过增加一个滑块和一个移动副，经计算，改进后组合体的自由度为：

犉＝３狀－２犘Ｌ－犘Ｈ＝３×４－２×５－１＝１
此时，该组合体机构具有确定运动的条件。

１．３．２　计算平面机构自由度时应注意的事项

１．复合铰链
当三个或三个以上构件在同一处用转动副联接时，就构成复合铰链，图１１０（ａ）

所示为三个构件汇交成的复合铰链，图１１０（ｂ）所示为其俯视图。由此可以看出，这
三个构件共组成了两个转动副。以此类推，由犓个构件汇交而成的复合铰链具有犓－
１个转动副。在计算平面机构自由度时，应注意识别复合铰链。在图１１０（ｃ）所示的
直线机构中，犃、犅、犇、犈四点均为由三个构件组成的复合铰链，每处应有两个转动副，
因此，该机构的自由度为：

犉＝３狀－２犘Ｌ－犘Ｈ＝３×７－２×１０－０＝１

图１１０　复合铰链
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２．局部自由度
机构中常出现一种与输出构件运动无关的独立运动称为局部自由度，在计算机构

的自由度时，局部自由度应略去不计。如图１１１（ａ）所示的凸轮机构中，滚子３绕本身
的轴线转动，完全不影响从动件２的运动输出，因此，滚子３转动的自由度就属于局部自
由度。在计算该机构的自由度时，应将滚子３与从动件２看成一个构件，如图１１１（ｂ）
所示。此时，该机构的自由度为：

犉＝３狀－２犘Ｌ－犘Ｈ＝３×２－２×２－１＝１

图１１１　局部自由度

局部自由度虽不影响机构的运动关系，但可以将滑动摩擦变为滚动摩擦，从而减轻
了由于高副接触而引起的摩擦和磨损。因此，在机械中常见具有局部自由度的结构，如
滚动轴承、滚轮等。
３．虚约束
机构的运动不仅与构件和运动副的类型和数量有关，还与转动副间的距离、导路的

方向和位置、曲率中心位置等几何条件密切相关。但是，式（１１）并没有考虑到这些几
何条件的影响。在特定几何条件下，对机构自由度不起独立作用的重复约束称为虚约
束，在计算机构自由度时应排除不计。

平面机构的虚约束主要出现于下列情况：
①两构件同时在几处构成多个移动副，且各移动副的导路中心线重合或相互平

行，则仅有一个移动副起到独立的约束作用，其余的移动副引入的约束为虚约束。如图
１１１（ａ）所示的凸轮机构中，从动件２与机架构成的两个移动副中，就有一个是虚约
束。如图１１２所示的移动副犃、犅中，其中之一引入的也是虚约束。

图１１２　移动副引入的虚约束
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　　此外，两构件同时在几处构成多个转动副，且各转动副的轴线重合，则仅有一个转
动副起约束作用，其余的转动副引入的约束为虚约束。如图１１３所示的两个转动副
中，其中之一引入的是虚约束。

图１１３　转动副引入的虚约束

②当不同构件上两点间的距离保持不变时，若在两点之间增加一个构件和两个转
动副，虽不改变机构的运动，但却引入一个虚约束。如图１１４（ｂ）所示的机构中，由于
犈犉平行且等于犃犅及犆犇，杆５上犈点的轨迹与杆３上犈点的轨迹完全重合，因此，由
犈犉杆与杆３联接点上产生的约束为虚约束。计算时，应排除不计，如图１１４（ａ）所
示。此时，该机构的自由度为犉＝３狀－２犘Ｌ－犘Ｈ＝３×３－２×４－０＝１。若不满足上述
的几何条件，犈犉杆带入的约束则为有效约束，如图１１４（ｃ）所示。此时机构的自由度
为犉＝３狀－２犘Ｌ－犘Ｈ＝３×４－２×６－０＝０，机构无法产生运动。

图１１４　平行四边形机构中的虚约束

图１１５　椭圆仪机构中的虚约束

与此相仿，当构件上某点的运动轨迹为一条直
线，若在该点铰接一个滑块并使其导路与该直线重
合，虽不改变该机构的运动，却引入了一个虚约束。
如图１１５所示的椭圆仪，犅是连杆２的中点，滑块３
的犆点（或滑块４的犇点）与连杆２的犆点（或犇
点）的轨迹是重合的，因此，两个滑块中只有一个起
独立的约束作用，另一个形成虚约束。

③两构件间形成多处接触点公法线重合的高副
时，如图１１６所示的等径凸轮，只考虑一处高副，其
余为虚约束。

④在原动件和从动件之间用多组完全相同的运动链来传递运动时，只有一组起独
立的约束作用，其余各组引入的约束为虚约束。如图１１７所示的行星轮机构中，为了
受力均衡而采用三个行星轮对称分布，实际上只需一个行星轮即可满足机构的运动要
求。此时，每增加一个行星轮（包含两个高副和一个低副），便引入了一组虚约束。
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图１１６　等径凸轮中的虚约束 图１１７　行星轮机构中的虚约束

虚约束虽然不影响机构的运动，但却可以增加构件的刚性，改善机构的受力状况，
因而在机构设计中被广泛采用。需要注意的是：只有满足特定的几何条件，才能构成虚
约束；反之，虚约束就会成为实际的约束，使机构失去运动的可能。因此，在采用虚约束
的机构中，对其制造和安装精度都有十分严格的要求。

【例１２】　请计算如图１１８（ａ）所示筛料机构的自由度，并判断该机构是否具有
确定的运动。

解　（１）机构分析：①机构中的滚子是一个局部自由度，可看成是如图１１８（ｂ）
所示的结构；②从动件与机架间在犈和犈′处构成两个移动副，且其导路重合，所以其
中之一是虚约束；③犅犆、犆犇和犆犌共三个构件在犆处用转动副联接，所以此处为复合
铰链，有两个转动副（如图１１８（ｂ）标记所示）。

（２）自由度计算：去除局部自由度和虚约束，按图１１８（ｂ）所示机构计算自由度，
机构中狀＝７，犘Ｌ＝９，犘Ｈ＝１，其自由度为：

犉＝３狀－２犘Ｌ－犘Ｈ＝３×７－２×９－１＝２
（３）判断该机构是否具有确定的运动：由于筛料机构共有两个原动件（犃犅杆和凸

轮），此时，机构的自由度大于零且等于原动件数，所以该机构具有确定的运动。

图１１８　【例１２】附图
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１．４　平面机构的组成

１．４．１　平面机构的高副低代
为了研究平面高副与平面低副的内在联系，使平面低副机构的运动分析适用于所

有的平面机构，有必要探讨把平面机构中的高副根据一定的条件，用虚拟的低副来等效
地替代，这种方法称为高副低代。高副低代必须满足两个条件：替代前后平面机构的自
由度完全相同；替代前后平面机构的瞬时速度和瞬时加速度完全相同。

根据高副元素的具体情况，主要采取下列三种方式进行高副低代。
１．若高副两元素均为曲线
如图１１９（ａ）所示，构件１和构件２是分别绕犃点和犅点回转的两个圆盘，其圆

盘的几何中心分别是犓１和犓２，它们在接触点犆处构成高副。当机构运动时，距离
犃犓１、犓１犓２和犓２犅均保持不变，因而此机构可全部由低副组成的平面四杆机构
犃犓１犓２犅来替代，如图１１９（ａ）中虚线所示。此时，平面机构中的高副犆可以被构件４
和位于犃、犅的两个低副替代。

图１１９　高副两元素均为曲线时的高副低代

这种高副低代的方法可以推广至任意曲线轮廓的高副机构，如图１１９（ｂ）所示，
可以通过接触点犆作两任意曲线的公法线，并在公法线上找到这两个轮廓曲线在接触
点处的曲率中心犓１和犓２，再用两个转动副犓１和犓２，将构件犓１犓２与构件１和构件２
分别相联，便可得到它的替代机构犗１犓１犓２犗２，如图１１９（ｂ）中的实线所示。由图
１１９（ｂ）可知：由于轮廓各处的曲率中心位置是不同的，当机构运动时，随着接触点的
改变，犓１和犓２相对于构件１和构件２的位置发生了相应的变化，犓１和犓２之间的距
离也随之发生变化。因此，对于一般平面高副机构，在不同的位置上有不同的瞬时替代
机构。
２．若高副两元素之一为直线
如图１２０（ａ）所示，若两接触轮廓之一是直线时，那么因直线的曲率中心趋于无

穷远，所以该转动副演化成移动副，其替代机构如图１２０（ｂ）所示。
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图１２０　若高副两元素之一为直线时的高副低代

３．若高副两元素之一为点
若两接触轮廓之一为点，那么因为点的曲率半径等于零，所以曲率中心与该点重

合，其替代机构如图１２１（ｂ）所示。

图１２１　若高副两元素之一为点时的高副低代

综上所述，由于每个平面高副具有一个约束，两个平面低副和一个构件也具有一个
约束，高副低代前后由式（１１）求得的机构自由度完全相同。由此，在对高副机构进行
分析时，可根据高副低代的方法，先将高副机构转化为低副机构，然后再进行机构的结
构、运动及受力分析。

１．４．２　平面机构组成原理
任何一个机构都包含机架、原动件和若干从动件，由于每个原动件只有一个自由

度，当机构中所有构件都具有确定的运动时，原动件数必与机构的自由度相等，由此可
以得出：机构的从动件的自由度总数一定为零。我们可以把机构所有的从动件分解成
若干个不可再拆的、自由度为零的运动链———基本杆组（简称杆组）。

假设全低副平面杆组由狀个构件和犘Ｌ个平面低副组成，那么它们之间必然满足：
犉＝３狀－２犘Ｌ＝０

或 犘Ｌ＝３２狀 （１２）
由于构件数和运动副数必须是自然数，所以满足上述条件的最简单杆组为：狀＝２，
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犘Ｌ＝３，这类杆组称为Ⅱ级杆组，其型式如图１２２所示。

图１２２　Ⅱ级杆组

满足式（１２）且狀＝４，犘Ｌ＝６的杆组有多种结构，统称为Ⅲ级杆组，其主要型式如
图１２３所示。

图１２３　Ⅲ级杆组

狀≥６的Ⅳ级以上的杆组在机械中很少应用，本书不再讨论。
按照杆组的观点，任何机构都可以用零自由度的杆组依次与原动件和机架联接，如

图１２４所示，将图１２４（ｂ）所示的Ⅱ级杆组并接到图１２４（ａ）所示的原动件１和机
架４上，便可以得到图１２４（ｃ）所示的四杆机构；再将图１２４（ｄ）所示的Ⅲ级杆组并
接到Ⅱ级杆组和机架上，即可得到如图１２４（ｅ）所示的八杆机构。如此继续运用这种
方法，就可以得到更为复杂的机构。

图１２４　平面机构的组成原理

杆组的级别是由杆组的最高级别决定的，如图１２４（ｅ）所示的八杆机构，其所包
含的最高级别为Ⅲ级，所以称为Ⅲ级机构。不包含杆组、只具有原动件和机架的机构称
为Ⅰ级机构。

平面机构组成原理是：任何机构都可看作是由若干个杆组依次连接于原动件和机
架而构成的，即自由度为犉的机构是由犉个原动件、一个自由度为零的机架和若干个
自由度为零的杆组组成。

但要注意的是：在杆组并接时，不能将同一杆组的各个外接运动副联接于同一构件
上，否则将起不到增加杆组的作用。
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利用机构组成原理进行机构创新时，在满足相同工作要求的前提下，机构越简单、
杆组的级别越低、构件数和运动副数越少越好。因为机构的级别越高，机构的运动和动
力分析也越困难。

１．５　平面机构的结构分析

与上述由杆组扩展成机构的过程相反，机构的结构分析就是将已知机构分解为原
动件、机架和若干杆组，并确定机构的级别。平面机构结构分析的步骤和要点是：

①去除机构中的局部自由度和虚约束，将机构中的高副全部以低副替代，并用箭
头对机构的原动件进行相应的标注。

②从远离原动件的构件开始，先试拆Ⅱ级杆组，若不成，再拆Ⅲ级杆组。当分拆出
一个杆组后，第二次拆杆组时，仍须从Ⅱ级杆组开始试拆。以此类推，直至剩下原动件
和机架为止。

在此过程中，应注意杆组的增减不能改变机构的自由度，每一次拆杆组后，剩余的
机构不允许残存只属于一个构件的运动副或只有一个运动副的构件（原动件除外），因
为前者将导入虚约束，而后者则产生局部自由度。

③确定机构的级别。
【例１３】　请对图１２５（ａ）所示的机构进行结构分析。
解　（１）将图１２５（ａ）中的高副用转动副来替代，高副低代的过程及结果如图

１２５（ｂ）和图１２５（ｃ）所示。
（２）依次从远离原动件１的构件开始，按下列步骤分离杆组：
①由机架１０和复合铰链犈拆下Ⅱ级杆组８９；
②依次从剩余的机构中拆下Ⅱ级杆组６７、Ⅱ级杆组４５和Ⅱ级杆组１１３，只

剩下原动件１和机架犃。
至此，分离杆组结束，该机构由机架犃、原动件１以及顺次加入的Ⅱ级杆组１１３、

４５、６７和８９组成，属于Ⅱ级机构。其各杆组和原动件的分解如图１２５（ｄ）所示。

图１２５　【例１３】附图
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平面机构运动分析基础———速度瞬心法
在已知平面机构尺寸和原动件运动规律的情况下，有时需要确定机构中其他构件

上某些点的轨迹、位移、速度及加速度，以及某些构件的角位移、角速度及角加速度。对
于某些构件数目较少的平面机构，利用速度瞬心法求解，则较为简便。

如图１２６所示，当任一构件２相对于另一构件１做平面运动时，在任一瞬时，其
相对运动都可以看作是绕某一重合点的转动，即两构件的瞬时等速重合点，该重合点称

图１２６　速度瞬心

为瞬时速度中心，又称速度瞬心。若两构件之一是静止的，则其
瞬心称为绝对速度瞬心；若两构件都是运动的，则其瞬心称为相
对速度瞬心。构件犻和构件犼的相对速度瞬心一般用符号犘犻犼或
犘犼犻来表示。

由于发生相对运动的任意两构件之间只能有一个速度瞬
心，所以根据排列组合的原理或一个机构是由犽个构件组成，那
么其速度瞬心的总数犖为：

犖＝犽（犽－１）２ （１３）

当两构件的相对运动已知时，速度瞬心的位置便可直接确定。如图１２６所示，已
知重合点犃２和犃１、犅２和犅１的相对速度狏犃２犃１和狏犅２犅１的方向，则两速度矢量的垂线的
交点便是速度瞬心犘１２。

在机构中，通常采用以下两种方法来确定速度瞬心的位置：
１．直接观察法———适用于两构件通过运动副直接联接的场合
①当两构件用转动副联接时，瞬心位于转动副中心，如图１２７（ａ）所示。
②当两构件组成移动副时，瞬心位于导路的垂直方向的无穷远处，如图１２７（ｂ）

所示。
③当两构件组成高副，且进行纯滚动时，瞬心位于接触点，如图１２７（ｃ）所示。
④当两构件组成滑动兼滚动的高副时，瞬心位于过接触点的公法线狀狀上，如图

１２７（ｄ）所示。只不过因为滑动兼滚动的数值未知，所以还不能确定它在公法线狀狀
上的哪一点。

图１２７　直接观察法确定速度瞬心
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２．三心定理法———适用于两构件不直接联接的场合
当不能直接根据速度瞬心的定义求各构件之间的瞬心时，可以采用三心定理法，即

三个彼此做平面运动的构件共有三个速度瞬心，且它们位于同一条直线上。
该定理可运用反证法证明如下：

图１２８　三心定理的证明

根据式（１３），如图１２８所示的构件
１、构件２和构件３共有三个相对速度瞬心
犘１２、犘１３、犘２３。假设犘１２和犘１３分别为构件１
与构件２及构件１与构件３的相对速度瞬
心。欲证明构件２与构件３之间的相对速度
瞬心犘２３应位于犘１２和犘１３的连线上。

如图１２８所示，假定相对速度瞬心犘２３
不在犘１２和犘１３的连线上，而是位于其他任一
点犛处，则根据相对速度瞬心的定义

狏犛２＝狏犛３
又假定构件１在犛处的重合点为犛１，则：

狏犛２＝狏犛１＋狏犛２犛１，狏犛３＝狏犛１＋狏犛３犛１
则： 狏犛１＋狏犛２犛１＝狏犛１＋狏犛３犛１
即： 狏犛２犛１＝狏犛３犛１

但是，由图１２８可见：狏犛２犛１⊥犘１２犛，狏犛３犛１⊥犘１３犛，
所以： 狏犛２犛１≠狏犛３犛１
即： 狏犛２≠狏犛３

由此，犛不可能是构件２与构件３之间的相对速度瞬心。只有当它位于直线犘１２犘１３
上时，该两重合点的速度向量才可能相等，所以速度瞬心犘２３必位于犘１２犘１３的连线上。至
于犘２３在直线犘１２犘１３上哪一点，只有当构件２和构件３的运动完全已知时才能确定


。

【例１４】　求如图１２９（ａ）所示机构在图示位置时所有速度瞬心的位置。
解　（１）计算该机构速度瞬心的数目：

犖＝犽（犽－１）２＝４×（４－１）２ ＝６
（２）根据“形成转动副的构件其速度瞬心位于转动副中心位置”的确定方法，可知

犃、犅、犆分别是速度瞬心犘１２、犘２３和犘１４。
（３）根据“形成移动副的构件其速度瞬心位于导路的垂直方向的无穷远处”的确定

方法，可知犘３４必在过犅点作垂直于犅犆的直线的无穷远处。
（４）根据三心定理，犘２４、犘１２、犘１４应该在同一条直线上，且犘２４、犘２３、犘３４也应该在同

一条直线上，所以犘２４必位于这两条直线的交点。
过犅点作垂直犅犆的直线与犆犃延长线的交点就是犘２４。
（５）同理，过犆点作垂直犅犆的直线与犃犅延长线的交点就是犘１３。
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所有的速度瞬心位置如图１２９（ｂ）所示。

图１２９　【例１４】附图

　　　　思考题
１１　平面高副和平面低副有何区别？
１２　计算机构的自由度时，应该注意哪些问题？
１３　请说明平面机构高副低代时应满足的条件。
１４　请简要叙述平面机构组成原理的内容及结构分析的要领。
１５　如何确定机构中不相互直接联接的构件间的相对速度瞬心？
１６　判断题
（１）凡是两构件直接接触而又相互连接的，都叫运动副。
（２）固定构件（机架）是机构不可缺少的组成部分。
（３）机构的自由度数应小于原动件数，否则机构不能成立。
（４）虚约束对运动不起独立限制作用。
（５）平面低副机构中，每个转动副和移动副所引入的约束数目是相同的。
（６）局部自由度与输出构件的运动无关。
１７　选择题
（１）两个构件直接接触而形成的 ，称为运动副。
　Ａ．可动联接 Ｂ．联接 Ｃ．接触
（２）车轮在轨道上转动，车轮与轨道间构成 。
　Ａ．转动副 Ｂ．移动副 Ｃ．高副
（３）用简单的线条及规定的符号表示构件和运动副的图形称为 。
　Ａ．机构运动简图Ｂ．机构示意图 Ｃ．机构装配图
（４）当机构的自由度小于原动件数目时，则 。
　Ａ．机构中运动副及构件被破坏
　Ｂ．机构运动不确定
　Ｃ．机构具有确定运动
（５）若复合铰链处有４个构件汇集在一起，则应有 个转动副。
　Ａ．４ Ｂ．３ Ｃ．２
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（６）计算机构自由度时，若计入虚约束，则计算所得结果与机构的实际自由度数目
相比 。

　Ａ．增多了 Ｂ．减少了
　Ｃ．不变 Ｄ．可能增多也可能减少

　　　　习　　题
１１　图示分别为抽水唧筒机构和缝纫机下针机构，试绘制其机构运动简图。

习题１１附图

１２　请指出图示机构运动简图中的复合铰链、局部自由度和虚约束（如有），并计
算各机构的自由度。

习题１２附图
—３２—
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１３　计算图示各平面机构的自由度，将其中的高副（如有）化为低副；确定机构所
含杆级的数目，并判定机构的级别（图中机构已用圆弧箭头对原动件进行了标记）。

习题１３附图

１４　求如图所示各机构在图示位置时所有速度瞬心的位置。

习题１４附图
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第２章
平面连杆机构及其设计

　　　　学习目标
理解平面四杆机构的基本型式、工作和受力特性；掌握平面四杆机构的基本设计

方法。

　　　　单元概述
平面连杆机构是由若干刚性构件通过低副联接而成的平面机构，又称平面低副

机构；铰链四杆机构由机架、连架杆和连杆组成，工作时常表现出急回和死点等运动
特性；压力角和传动角直接影响其传力特性。本章的重点包括铰链四杆机构的基本
形式、运动及传力特性等；难点是平面四杆机构最小传动角的确定，平面四杆机构的
设计等。

平面连杆机构具有以下优点：由于低副机构均为面接触，传动时受到单位面积上的
压力较小，承载能力强，耐冲击，便于润滑，所以磨损小，寿命长；构件的形状简单，制造
方便，易获得较高的精度；两构件之间的接触由构件本身的几何封闭进行约束；平面连
杆机构可实现转动、摆动、移动等多种运动轨迹的平面复杂运动。所以平面连杆机构广
泛应用于各种机械和仪表中。

平面连杆机构具有以下缺点：在设计上只能近似实现给定的运动规律或轨迹，设计
较复杂，且难以实现任意的运动规律；构件做往复运动和平面运动时产生的惯性力难以
平衡，易产生动载荷，不适宜用于高速场合；由于连杆机构运动副之间有间隙，且运动必
须经过中间构件进行传递，因此，当构件数目较多时，易产生较大的积累误差，同时也使
机械效率降低。

平面机构常以其组成的构件数来命名，如由四个构件通过低副联接而成的机构称
为四杆机构，而五杆或五杆以上的平面连杆机构称为多杆机构。四杆机构是平面连杆
机构的基本形式，其他多杆机构则是在四杆机构的基础之上进行杆组的扩充，本章主要
对平面四杆机构进行讨论。
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２．１　平面四杆机构的基本形式

２．１．１　铰链四杆机构
１．铰链四杆机构的基本类型
构件间的运动副均为转动副联接的四杆机构称为铰链四杆机构，它是四杆机构

最基本的型式。如图２１所示，固定构件犃犇是机架；与机架组成转动副的构件犃犅
杆和犆犇杆称为连架杆；与机架犃犇相对的构件犅犆称为连杆。能绕机架做３６０°回转
的连架杆称为曲柄，只能在小于３６０°范围内摆动的连架杆称为摇杆。组成转动副的
两构件做相对整周转动时，该转动副称为整转副，如图２１中的转动副犃和犅；组成
转动副的两构件之间只能做相对摆动时，该转动副称为摆动副，如图２１中的转动
副犆和犇。

图２１　曲柄摇杆机构

铰链四杆机构根据两连架杆的运动形式不同，分为曲柄摇杆机构、双曲柄机构和双
摇杆机构。如图２２（ａ）所示，构件犃犇为机架，连架杆为犃犅和犆犇，连架杆犃犅与机
架犃犇通过整转副犃联接、做３６０°整周转动，犃犅为曲柄；连架杆犆犇与机架犃犇通过
摆动副犇联接、做小于３６０°的摆动运动，犆犇为摇杆，铰链四杆机构犃犅犆犇为曲柄摇杆
机构。如图２２（ｂ）所示，连架杆犃犅和连架杆犆犇分别与机架犃犇做小于３６０°的摆动
运动，犃犅与犆犇均为摇杆，此时铰链四杆机构犃犅犆犇为双摇杆机构。如图２２（ｃ）所
示，连架杆犃犅和连架杆犆犇分别与机架犃犇做３６０°的整周转动，犃犅与犆犇均为曲柄，
此时铰链四杆机构犃犅犆犇为双曲柄机构。
２．铰链四杆机构存在曲柄的条件
铰链四杆机构存在曲柄的首要条件是“杆长之和条件”，即最长杆与最短杆的长度

之和小于或等于其余两杆长度之和。
当满足“杆长之和条件”时，最短杆所联接的两个转动副均为整转副，另外两个转动

副为摆动副，以图２２（ａ）所示曲柄摇杆机构为例，此时杆１为最短杆，杆１所联接的两
个转动副犃与犅是整转副，其余两个转动副犆、犇为摆动副。当最短杆１为机架时，连
架杆２和４均为曲柄，此时铰链四杆机构为双曲柄机构；当杆３为机架时，杆３所联接
的转动副犆、犇为摆动副，连架杆２和４均为摇杆，此时铰链四杆机构为双摇杆机构；当
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认识铰链
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双曲柄机构



图２２　铰链四杆机构的三种基本型式

杆２为机架时，杆２所联接的转动副犅为整转副、犆为摆动副，连架杆１为曲柄，连架杆
３为摇杆，此时铰链四杆机构为曲柄摇杆机构；当杆４为机架时，杆４所联接的转动副
犃为整转副、犇为摆动副，连架杆１为曲柄，连架杆３为摇杆，此时铰链四杆机构为曲柄
摇杆机构。

上述分析可以归纳为：当满足“杆长之和条件”时，若最短杆为机架，可得到双曲柄
机构；若最短杆的相邻杆为机架，可得到曲柄摇杆机构；若最短杆的相对杆为机架，可得
到双摇杆机构。

若不满足“杆长之和条件”，铰链四杆机构的四个转动副均为摆动副，此时任一构件
为机架，该铰链四杆机构都为双摇杆机构。

如果铰链四杆机构中有两个构件长度相等且均为最短，若其余两个构件长度不相
等，则不存在整转副；若另两个构件长度也相等，则当两最短构件相邻时，有三个整转
副，当两个最短构件相对时，有四个整转副。

２．１．２　含一个移动副的四杆机构
１．含一个移动副的四杆机构的基本类型
在图２３（ａ）所示的曲柄摇杆机构中，构件１为曲柄，构件３为摇杆，犆点的轨迹为

以犇为圆心、杆长犆犇为半径的圆弧。先做一同样轨迹的圆弧槽，并将摇杆３做成弧
形滑块置于槽中滑动，如图２３（ｂ）所示。这时，弧形滑块在圆弧槽中的运动完全等同
于转动副犆的运动轨迹，圆弧槽的圆心为摇杆３的摆动中心犇，半径为摇杆３的长度
犆犇。将圆弧槽的半径增加至无穷大，其圆心犇移至无穷远处，则圆弧槽变成直槽，置
于其中的滑块３做往复直线运动，从而将转动副犇演化为移动副，曲柄摇杆机构演化
为含一个移动副的四杆机构，此时连架杆犃犅是做整周转动的曲柄，连架杆犆犇演化为
在机架上做移动的滑块，此机构称为曲柄滑块机构，如图２３（ｃ）所示，其中犲为曲柄转
动中心犃至经过犆点直槽中心线的距离，称为偏距。当犲≠０时，称为偏置曲柄滑块机
构；当犲＝０时，称为对心曲柄滑块机构，如图２３（ｄ）所示。曲柄滑块机构在锻压机、空
压机、内燃机及各种冲压机器中得到广泛应用。
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图２３　曲柄摇杆机构向曲柄滑块机构的演化

图２４　含一个移动副的四杆机构的基本类型

在图２４（ａ）所示曲柄滑块机构中，曲柄１两端的转动副犃与犅都是整转副；当杆
１为机架，连架杆２以犅点为转动中心做整周转动，滑块３在连架杆４上来回移动，连
架杆４此时为导杆，导杆以铰链中心犃为圆心，做转动或摆动运动。连架杆中至少有
一个构件为导杆的平面四杆机构称为导杆机构，当杆犾１＜犾２时，为转动导杆机构，如图
２４（ｂ）所示；当杆犾１＞犾２时，为摆动导杆机构，如图２４（ｃ）所示。

当杆２为机架时，连架杆１与机架２在犅点组成转动副，犅点转动副为整转副，连
架杆１为曲柄；另一连架杆为滑块３，滑块３与机架２在犆点组成转动副。此时机构为
曲柄摇块机构，如图２４（ｄ）所示。当滑块３为机架时，机构为移动导杆机构，如图
２４（ｅ）所示。
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２．曲柄滑块机构存在曲柄的条件
如图２５所示，连架杆犃犅长为犪，连杆犅犆长为犫，偏距为犲。

图２５　偏置曲柄滑块机构

当犫－犪≥犲时，转动副犃与犅为整转副。犃犅杆与机架在整转副犃点联接，连架
杆犃犅为曲柄，该机构为偏置曲柄滑块机构；当犲＝０时，犫－犪≥０，可得到对心曲柄滑块
机构。

由此，可以总结归纳出偏置曲柄滑块机构具有曲柄的条件：①最短杆长度＋偏距
≤连杆长度；②连架杆为最短杆。

对心曲柄滑块机构具有曲柄的条件为：①最短杆长度≤连杆长度；②连架杆为最
短杆。

２．２　平面四杆机构的急回特性

对于曲柄摇杆机构，如图２６所示，曲柄为原动件，做顺时针匀速定轴转动，摇杆
相对于机架做往复摆动运动，曲柄１与连杆２重叠共线的犃犅１和拉直共线的犃犅２分别
对应从动件的两个极限位置犆１犇和犆２犇，当摇杆从犆１犇摆动到犆２犇时，曲柄从犃犅１
顺时针转动到犃犅２，转动角度为α１，即１８０°＋θ，摇杆从犆１犇摆动到犆２犇为工作行程；
当摇杆从犆２犇摆动到犆１犇时，曲柄从犃犅２顺时针转动到犃犅１，转动角度为α２，即
１８０－θ，摇杆从犆２犇摆动到犆１犇为空回行程。可见，摇杆左右摆动行程相同，但曲柄转
动角度不同，即摇杆工作行程与空回行程所需时间不同，平均速度不同，这种现象称为
机构的急回特性。

为了表示急回运动的程度，可用行程速比系数犓来衡量。行程速比系数犓为四
杆机构从动件犆犇空回行程平均速度与工作行程平均速度的比值；摇杆处于两个极限
位置犆１犇和犆２犇时，曲柄与连杆共线的两个位置所夹的角θ与从动件摇杆对应的极限
位置有关，故机构的急回特性也可用θ表征，θ称为极位夹角。θ角越大，犓越大，机构
的急回性质越显著。

犓＝从动件空回行程平均速度从动件工作行程平均速度＝
犆１犆２／狋２
犆２犆１／狋１＝

狋１
狋２＝

１８０°＋θ
１８０°－θ （２１）

或 θ＝１８０°犓－１犓＋１ （２２）
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图２６　具有急回特性的铰链四杆机构

　　从动件犆犇工作行程与空回行程，即慢行程与快行程，其方向不仅与曲柄的转动方
向有关，还与机构尺寸有关。

（１）犓＞１（θ＞０°），犃、犇位于犆１、犆２两点连线的同侧，构件尺寸关系为犪２＋犱２＜
犫２＋犮２，则摇杆慢行程摆动方向与曲柄转向相同，如图２７（ａ）所示。

（２）犓＜１（θ＜０°），犃、犇位于犆１、犆２两点连线的异侧，构件尺寸关系为犪２＋犱２＞
犫２＋犮２，则摇杆慢行程摆动方向与曲柄转向相反，如图２７（ｂ）所示。

（３）犓＝１（θ＝０°），犃、犆１、犆２三点共线，构件尺寸关系为犪２＋犱２＝犫２＋犮２，则摇杆无
急回特性，如图２７（ｃ）所示。

图２７　铰链四杆机构的不同型式

如图２８所示，曲柄犃犅沿顺时针方向匀速转动，滑块左右极限为犆１与犆２，此时
曲柄对应位置为犃犅１与犃犅２。犃犅１与犃犅２所夹角即为极位夹角θ。如图２９所示，
对心曲柄滑块机构曲柄犃犅顺时针匀速转动，滑块处于左右极限为犆１与犆２时，曲柄
犃犅１与犃犅２共线，此时θ＝０°，犓＝１，机构无急回特性。
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图２８　偏置曲柄滑块机构

图２９　对心曲柄滑块机构

摆动导杆机构如图２１０所示，导杆左右极限位置对应曲柄犃犅１与犃犅２，此时曲
柄两位置所夹锐角即为极位夹角θ，同时极位夹角θ＝导杆摆角φ，摆动导杆机构导杆慢
行程方向与曲柄转动方向一致。

图２１０　摆动导杆机构

２．３　平面四杆机构的受力特性

２．３．１　压力角与传动角
如图２１１所示，铰链四杆机构中，如果不计惯性力、重力、摩擦力，则连杆犅犆是

二力构件，由主动件犃犅经过连杆犅犆作用在从动件犆犇上的驱动力犉的方向将沿着
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连杆２的中心线犅犆。力犉可分解为两个分力：沿着受力点犆的速度狏犮方向的分力犉狋
和垂直于狏犮方向的分力犉狀。设力犉与受力点的速度狏犮方向之间所夹的锐角为α，则：

犉狋＝犉ｃｏｓα
犉狀＝犉ｓｉｎ｛ α （２３）

其中，沿狏犮方向的分力犉狋是使从动件转动的有效分力，对从动件产生有效回转力
矩，而犉狀则是增加了转动副Ｄ中的径向压力。由上式可知：α越大，径向压力犉狀也越
大，故称角α为压力角。压力角的余角称为传动角，用γ表示，γ＝９０°－α。显然，传动
角γ越大，压力角α越小，则有效分力犉狋越大，径向压力犉狀越小，对机构的传动越有
利。因此，在连杆机构中，常用传动角的大小及其变化情况来衡量机构传力质量的优劣
和力的有效利用程度。

图２１１　铰链四杆机构的压力角与传动角

机构的压力角与传动角不仅与机构中主、从动件的选取有关，还随构件尺寸和机构
所处位置的不同而变化。为了保证机构具有良好的传力性能，对于一般工程机械，通常
取γｍｉｎ＝４０°～５０°；对于颚式破碎机、冲床等大功率机械，最小传动角应该取大一些，γｍｉｎ
≥５０°；对于小功率的控制机构和仪表，γｍｉｎ可略小于４０°。因此，必须确定γ＝γｍｉｎ时机
构的位置并检验γｍｉｎ的值是否小于最小允许值。

在铰链四杆机构中，当连杆犅犆与摇杆犆犇之间的内夹角δ为锐角时，则角δ与传
动角γ相等（如图２１２（ａ））；若δ为钝角，则角δ的补角等于传动角γ，即γ＝１８０°－δ
（如图２１２（ｂ））。可见，当曲柄犃犅转到与机架犃犇重叠共线和展开共线两位置犃犅１、
犃犅２时，传动角将出现极值γ′和γ″，如图２１１所示。

这两个值的大小为：γ′＝ａｒｃｃｏｓ犫
２＋犮２－（犱－犪）２

２犫犮 ，γ″＝１８０°－ａｒｃｃｏｓ犫
２＋犮２－（犱＋犪）２

２犫犮
比较这两个位置时的传动角，可求得最小传动角，即γｍｉｎ＝ｍｉｎ（γ′，γ″）。
对于偏置曲柄滑块机构，当主动件为曲柄犃犅时，压力角为滑块犆点的速度方向与

连杆犅犆作用于滑块犆点的力的作用线之间所夹的锐角α。
最小传动角出现在曲柄犃犅１与机架垂直的位置，如图２１３所示，即最小传动

角为：
γｍｉｎ＝９０°－αｍａｘ＝ａｒｃｃｏｓ犪＋犲犫
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图２１２　铰链四杆机构的传动角

图２１４所示的导杆机构，由于在任何位置时主动曲柄犃犅通过滑块传给从动导
杆犅犆的力的方向，与从动导杆犅犆受力点的速度方向一致，所以压力角α与传动角始
终不变，压力角α＝０°，传动角γ＝９０°。

图２１３　偏置曲柄滑块机构的最小传动角 图２１４　摆动导杆机构的传动角

２．３．２　死点
在曲柄摇杆机构中，若摇杆犆犇为主动件，则当连杆犅犆与曲柄犃犅在一条直线上

时，会出现传动角γ＝０°的情况。主动件犆犇通过连杆犅犆作用于从动件犃犅上的力通
过其回转中心犃，这时不论连杆犅犆对曲柄犃犅的作用力有多大，都不能使其转动，机
构的这种位置称为死点，如图２１５所示。机构在死点位置，会出现从动件转向不定或
者卡死不动的现象。曲柄滑块机构中，以滑块为主动件、曲柄为从动件时，连杆与曲柄
共线位置即是曲柄滑块机构死点位置。摆动导杆机构中，导杆为主动件、曲柄为从动件
时，死点位置是导杆与曲柄垂直的位置。

死点位置对于传力机构的运动是有害的，为了使机构能顺利地通过死点而连续运
转，在设计时必须采取适当的措施。消除死点位置对机构传动的不利影响，工程上通常
采用以下两种办法：

（１）在曲柄轴上安装飞轮，利用飞轮转动的惯性，使机构冲过死点位置。如单缸内
燃机上采用安装飞轮的方法，利用惯性使曲柄转过死点；缝纫机也是借助于与曲柄为同
一构件的皮带轮的惯性通过死点的。

（２）利用多组机构错位的办法，使机构顺利通过死点。如多缸内燃机发动机上，其
各组活塞连杆机构由于点火时间不同，死点位置相互错开，就是用错位法的例子。又如
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图２１５　铰链四杆机构的死点位置

机车车轮联动机构，当一个机构处于死点位置时，可借助另一个机构来错开死点。

图２１６　连杆式快速夹具

机构的死点位置并非总是起消极作用，
在有些机械中就利用了死点的特性来实现一
定的工作要求。如图２１６所示的钻床夹紧
工件用的连杆式快速夹具，对夹具施加力犉
后，夹具夹紧工件，因机构的铰链中心犅、犆、
犇处于一条直线上，工件经杆１通过连杆２
传给杆３的力将通过杆３的回转中心犇，则
杆３的传动角γ＝０°，机构处于死点位置，此
时夹具卡死不动。当需要取出工件时，只要在手柄上施加向上的外力，就可使机构离开
死点位置，从而松脱工件。

又如飞机起落架装置（如图２１７）的应用，当飞机起落架处于放下机轮的位置时，
此时连杆犅犆与从动件犆犇位于一直线上，机构处于死点位置，故机轮着地时产生的巨
大冲击力不会使从动件犆犇反转，从而保持支撑状态。

同样，电气设备开关的分合闸机构也利用了死点这一特性，如图２１８所示，合闸
时机构处于死点位置，此时触头接合力和弹簧拉力犉对构件犆犇产生的力矩无论多大，
也不能推动构件犃犅转动而分闸。当超负荷需要分闸时，通过控制装置产生较小的力
来推动构件犃犅使机构离开死点位置，便能转动构件犆犇从而达到分闸的目的，如图
２１８中虚线所示。

图２１７　飞机起落架
　　　

图２１８　分合闸机构
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２．４　平面四杆机构的设计

２．４．１　实现连杆给定位置的平面四杆机构的运动设计
１．已知连杆两个位置
如图２１９所示，若已知连杆犅犆的长度犾ＢＣ以及它所处的两个位置犅１犆１和犅２犆２，

要求设计一铰链四杆机构。
由于连杆上的犅点和犆点分别与曲柄上的犅点和摇杆上的犆点重合，从铰链四杆

机构的运动特点可知，犅点的运动轨迹是以曲柄的固定铰链中心犃为圆心的一段圆
弧，犆点的运动轨迹是以摇杆的固定铰链中心犇为圆心的一段圆弧，而在圆内，弦的垂
直平分线必通过圆心，所以可以将四杆机构的设计转化为已知圆弧上的点求圆心的几
何问题。

根据上述分析，设计步骤如图２１９所示：
①选取比例尺μ１，按犅犆＝犾犅犆μ１及给定的连杆位置作犅１犆１和犅２犆２。
②分别作线段犅１犅２及犆１犆２的中垂线犫１２和犮１２。
③分别在犫１２和犮１２上取适当的点犃和犇，此两点即为所求铰链四杆机构的固定铰

链中心，犃犅１犆１犇即为所求的铰链四杆机构。
此时的圆心犃、犇可以为中垂线犫１２和犮１２上的任意一点，故有无穷多解。在实际设

计中，还需要通过给出辅助条件来最终确定。

图２１９　已知连杆两个位置的铰链四杆机构设计

２．已知连杆三个位置
如图２２０所示，若已知连杆犅犆的长度犾ＢＣ以及它所处的三个位置犅１犆１、犅２犆２、

犅３犆３，要求设计一铰链四杆机构。设计步骤如图２２０所示：
①选取比例尺μ１，按犅犆＝犾犅犆μ１及给定的连杆位置作犅１犆１、犅２犆２和犅３犆３。
②分别作线段犅１犅２及犅２犅３的中垂线犫１２、犫２３，犆１犆２、犆２犆３的中垂线犮１２、犮２３。
③犫１２、犫２３的交点为固定铰链中心犃，犮１２、犮２３的交点为固定铰链中心犇。
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犃犅１犆１犇即为所要求的铰链四杆机构。

图２２０　已知连杆三个位置的铰链四杆机构的设计

【例２１】　如图２２１（ａ）所示，试设计一砂箱翻转机构，翻台在实线位置造型，在
虚线位置起模，机架在水平位置犡犡线上。

解　砂箱翻转机构的运动是平面运动，所以可将翻台看成是一个连杆，按翻台的两
个给定位置设计四杆机构，即按照给定的连杆的两个位置设计平面四杆机构。

设计步骤：在翻台上选定犅犆作为连杆长度，按照翻台的两个给定位置绘制犅１犆１
和犅２犆２，分别作线段犅１犅２及犆１犆２的中垂线犫１２和犮１２，犫１２和犮１２与犡犡线的两交点犃、
犇即为固定铰链中心，犃犅１犆１犇即为所要求的铰链四杆机构，如图２２１（ｂ）所示。

图２２１　砂箱翻转机构的设计

２．４．２　实现给定两连架杆对应位置的平面四杆机构的运动设计
１．实现给定两连架杆对应位置的曲柄摇杆机构的设计
如图２２２（ａ）所示，已知机架犃犇的长度犾ＡＤ，两连架杆的两组对应角位移分别为

φ１２和ψ１２，以及φ１３和ψ１３，即当连架杆１上某一直线犃犈由犃犈１分别转过角φ１２和φ１３而
到达犃犈２和犃犈３时，另一连架杆３上某一直线犇犉由犇犉１分别转过角ψ１２和ψ１３到达
犇犉２和犇犉３，其中因两连架杆角位移的对应关系，只与各构件的相对长度有关。因此，
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在设计时，如果机架犃犇长度未知，可以根据具体工作情况，适当选取机架犃犇的长度，
来设计实现两连架杆运动要求的铰链四杆机构。

图２２２　实现给定两连架杆对应位置的曲柄摇杆机构的设计

铰链四杆机构的设计采用转换机架法，如图２２２（ｂ）所示，设计步骤如下：
第一步　分别由犃、犇引出任意射线犃犈１和犇犉１，作为两连架杆的第一位置线，再

根据给定的对应角位移φ１２和φ１３作出连架杆１的第二位置和第三位置犃犈２和犃犈３；ψ１２
和ψ１３作出连架杆３的第二位置和第三位置犃犉２和犃犉３。

第二步　在连架杆１上取犃犅１、犃犅２和犃犅３分别与犃犈１、犃犈２和犃犈３重合。
第三步　取犇犉１为机架，刚化四边形犃犅２犉２犇和犃犅３犉３犇，并绕犇点逆时针转

动，使犇犉２和犇犉３分别与犇犉１重合，此时原来对应于犇犉２和犇犉３的犃犅２和犃犅３分
别到达犃′２犅′２和犃′３犅′３，由于连杆长度不变，三个位置时的犅１犆１＝犅２犆２＝犅３犆３，以连架杆
３为机架时，犅１犆１＝犅′２犆１＝犅′３犆１，犅１、犅′２和犅′３成为犆１犇，作为机架时，犅犆杆以犆１点为
转动中心工作时的三个不同位置，从而将确定犆点位置的问题转化为已知犃犅相对于
犇犉１三个位置的设计问题。

第四步　分别作犅，犅′２和犅′２犅′３的中垂线，两中垂线的交点即为铰链中心犆１。
第五步　犃犅１犆１犇即为满足给定运动要求的铰链四杆机构。
在图解法设计过程中，利用转换机架法，将连架杆犆犇作为机架求解犆点，此时仅

需要确定以犆点为固定铰链中心转动的犅点的不同位置即可，因此，为了减少设计过
程中产生的线条，可以将刚化四边形犃犅犆犇绕犇点旋转改为刚化三边形犅犆犇或线段
犅犇绕犇点旋转；由于机架长度和动铰链中心犅的位置在设计过程中是根据工作情况
进行适当的选取，选取结果不唯一，因此，实现两连架杆两组对应角位移的铰链四杆机
构有无穷多个。
２．实现给定两连架杆对应位置的曲柄滑块机构的设计
在曲柄滑块机构设计时，为了实现给定曲柄与滑块对应位移的运动，也可以采用转

换机架法。
已知两连架杆的两组对应位移分别为φ１２和狊１２以及φ１３和狊１３，如图２２３（ａ）所示，

试设计实现此运动要求的含一个移动副的四杆机构。
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设计步骤如下（如图２２３（ｂ）所示）：
第一步　任取一线段犃犅１作为连架杆１的第一个位置，再根据给定的对应角位移

φ１２和φ１３作出连架杆１的第二位置和第三位置犃犅２和犃犅３。
第二步　将犅２和犅３沿滑块移动反方向分别平移狊１２和狊１３，得点犅′２和犅′３（此处即

为将犅２犆２与犅３犆３刚化并平移，使犆２与犆３点分别与犆１点重合，得犅′２和犅′３）。
第三步　分别作犅１犅′３和犅′２犅′３的中垂线犫１３和犫２３，它们的交点即为动铰链中心犆１。
第四步　犃犅１犆１便是所求含一个移动副的四杆机构。
由上面图解法可以求得连架杆犃犅和连杆犅犆的长度，以及滑块导路偏距犲。

图２２３　实现给定两连架杆对应位置的曲柄滑块机构的设计

２．４．３　实现给定行程速比系数犓的平面四杆机构的运动设计
１．实现给定行程速比系数犓的曲柄摇杆机构的设计
已知行程速比系数犓、摇杆犆犇的长度犾ＣＤ、最大摆角φ，用图解法设计此曲柄摇杆

机构。
设计该曲柄摇杆机构的关键是确定固定铰链犃的位置，曲柄摇杆机构中摇杆处于

左右极限位置时，曲柄与连杆处于重叠共线与拉直共线两个位置。且曲柄在此两位置
时所夹角为极位夹角θ，同时对于圆上同一段圆弧，圆心角是其圆周角的两倍。为了完
成给定行程速比系数犓的平面四杆机构的设计，可以利用曲柄摇杆机构的工作特性与
圆周角、圆心角的几何关系。

设计步骤如下：
第一步　由θ＝１８０°犓－１犓＋１计算出机构极位夹角θ。
第二步　任取适当的长度比例尺μＬ，求出摇杆的尺寸犆犇，根据摆角作出摇杆的两

个极限位置犆１犇和犆２犇。
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图２２４　具有急回特性的铰链四杆机构的设计

第三步　连接犆１犆２为底边，作∠犆１犆２犗＝∠犆２犆１犗＝９０°－θ的等腰三角形，以顶
点犗为圆心，犆１犗为半径作辅助圆，此辅助圆上犆１犆２所对的圆心角等于２θ，故其圆周
角为θ。

第四步　在辅助圆上任取一点犃，连接犃犆１、犃犆２，即能求得满足犓要求的四杆
机构。

犾犃犅＝μＬ（犃犆２－犃犆１）／２，犾犅犆＝μＬ（犃犆２＋犃犆１）／２
犃点只能在圆弧犆１犕犈与犆２犖犉上取，否则所得机构不能满足摇杆摆角要求，另

外由于犃点是任意取的，所以有无穷解，只有加上辅助条件，如机架犃犇长度或位置，
或最小传动角等，才能得到唯一确定解。

如图２２４（ａ）所示，在此曲柄摇杆机构中，摇杆慢行程摆动方向与曲柄转向一致，
如果需要摇杆慢行程摆动方向与曲柄转向相反，则需要将辅助圆作到远离点犇一侧，
如图２２４（ｂ）所示，此时两极限位置的摇杆延长使之与圆交于犈′和犉′，圆弧犆１犈′与
犆２犉′上任一点都可作为犃。

当θ≥９０°时，如图２２４（ｃ）所示，在犆１犆２线远离点犇的一侧作∠犆１犆２犗＝
∠犆２犆１犗＝θ－９０°，得犆１犗和犆２犗的交点犗，以犗为圆心，犗犆１为半径作圆。若两极限
位置的摇杆与圆交于犈和犉两点，则圆弧犆１犈或犆２犉上各点均可作为犃。
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２．实现给定行程速比系数犓的曲柄滑块机构的设计
已知曲柄滑块机构的行程速比系数犓，滑块行程犎与偏距犲。设计满足此要求的

曲柄滑块机构，可以参考上述曲柄摇杆机构的设计方法，如图２２５所示。
设计步骤如下：
第一步　由θ＝１８０°犓－１犓＋１计算出机构极位夹角θ。
第二步　由滑块行程犎，作图得到滑块左右极限犆１与犆２。以犆１犆２为底边，作

∠犆１犆２犗＝∠犆２犆１犗＝９０°－θ的等腰三角形，以顶点犗为圆心，犆１犗为半径作辅助圆，
此辅助圆上犆１犆２所对的圆心角等于２θ，故其圆周角为θ。

第三步　作一条直线与犆１犆２平行，且与犆１犆２距离为偏距犲，该直线与辅助圆的交
点即为曲柄转动中心犃点。

图２２５　具有急回特性的偏置曲柄滑块机构的设计

３．实现给定行程速比系数犓的摆动导杆机构的设计
已知机架犃犇的长度和行程速比系数犓，设计满足该要求的摆动导杆机构。
由摆动导杆机构的运动特性可知，导杆的左右极限位置与曲柄上的犅点的轨迹圆

相切，且极位夹角θ与导杆的摆角φ相等，如图２２６所示。
设计步骤如下：
第一步　由θ＝１８０°犓－１犓＋１计算出机构极位夹角θ。
第二步　选定比例尺μ１，作机架犃犇，由犇点作射线犇犿与犇狀，且∠犿犇犃＝

∠狀犇犃＝θ２，射线犇犿和犇狀分别为导杆的两极限位置。
第三步　过点犃分别作犇犿与犇狀的垂线犃犅１及犃犅２，则曲柄长度犪＝μ１×犃犅１

＝μ１×犃犅２。

—０４—

机 械 设 计 与 创 新



图２２６　摆动导杆机构的设计
　

图２２７　插床主体机构的设计

【例２２】　已知插床主体机构运动简图，如图２２７所示。已知机构行程速比系
数犓＝１．５，插刀行程犺＝４００ｍｍ，机架犃犇的长度犾犃犇＝５００ｍｍ，插刀的导路中心
犉１犉２至摆杆极限位置端点的距离狊＝２６０ｍｍ，许用最小传动角γｍｉｎ＝５０°，试设计此插
床主体机构。

解　此插床主体机构是摆动导杆机构与摇杆滑块机构的组合。
第一步　根据行程速比系数犓算出极位夹角θ

θ＝１８０°×犓－１犓＋１＝１８０°×
１．５－１
１．５＋１＝３６°

第二步　取比例尺μ１＝２０ｍｍ１ｍｍ，作机架犃犇，即犃犇＝
５００
２０＝２５ｍｍ

第三步　根据摆动导杆机构极位夹角θ＝导杆摆角φ，作∠犕犇犃＝∠犖犇犃＝φ２，
可以得到导杆极限位置犖犇、犕犇。

第四步　过犃点分别作犕犇与犖犇的垂直线犃犅１与犃犅２，犃犅１与犃犅２相等，即
为曲柄犃犅，曲柄犃犅实际长度犾犃犅＝犃犅１×μ１＝１６０ｍｍ。

第五步　在犃犇延长线上下两侧分别作犃犇平行线１与２，且平行线１与２分别与
犕犇延长线交于犈１点，与犖犇延长线交于犈２点，犈１与犈２连线与犃犇延长线交于
犆点。

第六步　过犆点在犃犇延长线上量取犆犉＝狊μ１＝
２６０
２０＝１３ｍｍ，过犉点作垂直于

犃犇延长线的犉１犉２，犉１犉２即为插刀导路中心。
第七步　因传动角γ在摇杆犇犈处于两极限位置犇犈１与犇犈２时最小，作∠犈１犉１犌

＝５０°，得连杆犈犉，即犾犈犉＝μ１×犈１犉１＝４００ｍｍ。
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拓展知识!
　

平面四杆机构的速度分析（速度瞬心法）
１．铰链四杆机构

图２２８　铰链四杆机构的速度瞬心

如图２２８所示，在铰链四杆机构中，
犘１３是构件１和构件３的相对速度瞬心（刚
体构件可以看成无限大），因此，可通过犘１３
求出构件１和构件３的角速度之比。而构
件１和构件３又分别绕绝对瞬心犘１４和犘３４
转动，因此有：

狏犘１３＝ω１犾犘１３犘１４＝ω３犾犘１３犘３４
或 ω１

ω３＝
犾犘１３犘３４
犾犘１３犘１４

该式表明：两构件的角速度与其绝对
速度瞬心至相对速度瞬心的距离成反比，
若犘１３在犘１４和犘３４的同一侧，则ω１和ω３方
向相同；若犘１３在犘１４和犘３４之间，则ω１和ω３方向相反。如果已知其中一个构件的角速
度，可求出另一构件的角速度的大小及方向。
２．曲柄滑块机构
如图２２９所示的曲柄滑块机构，若各杆的长度和相对位置已知，原动件（曲柄１）

的角速度为ω１，可以求出图示位置滑块３的线速度狏３。

图２２９　曲柄滑块机构的速度瞬心

首先，可以根据三心定理求出构件１和构件３相对速度瞬心犘１３；
其次，滑块３做直线移动，其上各点的线速度相等，因此，可将犘１３看成是滑块上的

一点，根据速度瞬心的定义，可得：狏３＝狏犘１３＝ω１犾犃犘１３，其方向向左


。
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　　　　思考题
２１　铰链四杆机构存在曲柄的条件是什么？曲柄是否一定是最短杆？
２２　双摇杆机构的四个构件长度应满足什么条件？
２３　铰链四杆机构可以通过哪几种方式演变成其他型式的四杆机构？试说明曲

柄摇块机构是如何演变而来的？
２４　铰链四杆机构中的急回特性的含义是什么？什么条件下机构才具有急回

特性？
２５　当极位夹角为０°时，行程速比系数等于多少？请画出这个曲柄摇杆机构？
２６　平面连杆机构的压力角和传动角有什么样的关系？它们的大小对连杆机构

的工作有何影响？偏置曲柄滑块机构的最小传动角发生在什么位置？
２７　曲柄摇杆机构在何位置上的压力角最大？在何位置上传动角最大？（分别

以曲柄或摇杆原动件进行讨论）
２８　铰链四杆机构有可能存在死点位置的机构有哪些？它们存在死点的条件是

什么？
２９　判断题
（１）铰链四杆机构中，其中有一杆必为连杆。
（２）常把曲柄摇杆机构中的曲柄和连杆称为连架杆。
（３）铰链四杆机构中，能绕铰链中心做整周旋转的杆件是摇杆。
（４）反向双曲柄机构中的两个曲柄长度不相等。
（５）在铰链四杆机构的三种基本形式中，最长杆件与最短杆件的长度之和必定小

于其余两杆长度之和。
（６）在实际生产中，机构的死点位置对工作都是有害无益的，处处都要考虑克服。
（７）牛头刨床中刀具的退刀速度大于其切削速度，是应用了急回特性原理。
（８）在铰链四杆机构中，压力角α越大，有害分力越小，机构的传力性能越好，效率

越高。
（９）若曲柄摇杆机构中存在死点位置，则该死点位置不会随着原动件的改变而

消失。
（１０）极位夹角越大，机构的急回特性就越显著。
２１０　选择题
（１）铰链四杆机构中，不与机架直接联接，且做平面运动的杆件称为 。
　Ａ．摇杆　　　　Ｂ．连架杆　　　　Ｃ．连杆　　　　Ｄ．曲柄
（２）雷达天线俯仰角摆动机构采用的是 机构。
　Ａ．双摇杆 Ｂ．曲柄摇杆 Ｃ．双曲柄 Ｄ．曲柄滑块
（３）平行双曲柄机构中的两曲柄 。
　Ａ．长度相等，旋转方向相同
　Ｂ．长度不等，旋转方向相同
　Ｃ．长度相等，旋转方向相反
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（４）曲柄摇杆机构中，曲柄做等速转动时，摇杆摆动时空回行程的平均速度大于工
作行程的平均速度，这种性质称为 。

　Ａ．死点位置
　Ｂ．急回特性
　Ｃ．机构的运动不确定性
（５）在下列铰链四杆机构中，若以犅犆杆件为机架，则能形成双摇杆机构的

是 。
　①犃犅＝７０ｍｍ，犅犆＝６０ｍｍ，犆犇＝８０ｍｍ，犃犇＝９５ｍｍ
　②犃犅＝８０ｍｍ，犅犆＝８５ｍｍ，犆犇＝７０ｍｍ，犃犇＝５５ｍｍ
　③犃犅＝７０ｍｍ，犅犆＝６０ｍｍ，犆犇＝８０ｍｍ，犃犇＝８５ｍｍ
　④犃犅＝７０ｍｍ，犅犆＝８５ｍｍ，犆犇＝８０ｍｍ，犃犇＝６０ｍｍ
　Ａ．①、②、③ Ｂ．②、③、④ Ｃ．①、②、④ Ｄ．①、②、③、④
（６）曲柄摇杆机构中，以 为主动件，连杆与 处于共线位置时，该

位置称为死点位置。
　Ａ．曲柄、摇杆 Ｂ．摇杆、曲柄 Ｃ．机架、摇杆 Ｄ．曲柄、机架
（７）行程速比系数犓与极位夹角θ的关系：犓＝ 。
　Ａ．１８０°＋θ１８０°－θ Ｂ．１８０°－θ１８０°＋θ Ｃ．θ－１８０°θ＋１８０° Ｄ．θ

θ－１８０°
（８）曲柄滑块机构最小传动角γｍｉｎ出现在曲柄与　　　　垂直的位置。
　Ａ．连杆　　　　　　Ｂ．机架（导路）　　　　　Ｃ．摇杆
（９）当曲柄摇杆机构出现死点位置时，可在从动曲柄上 使其顺利通过死

点位置。
　Ａ．加设飞轮 Ｂ．减少阻力 Ｃ．加大主动力
（１０）在曲柄摇杆机构中，若以摇杆为主动件，则在死点位置时，曲柄的瞬时运动方

向是： 。
　Ａ．按原运动方向 Ｂ．按原运动方向的反方向Ｃ．不确定的
（１１）平面四杆机构中，压力角与传动角的关系为 。
　Ａ．压力角增大则传动角减小
　Ｂ．压力角增大则传动角也增大
　Ｃ．压力角与传动角始终相等
（１２）在曲柄摇杆机构中，为提高机构的传力性能，应该 。
　Ａ．增大传动角γ Ｂ．增大压力角α Ｃ．增大极位夹角θ

　　　　习　　题
２１　图示四杆机构中，已知犪＝６２ｍｍ，犫＝１５２ｍｍ，犮＝１２２ｍｍ，犱＝１０２ｍｍ。取

不同构件为机架，可得到什么类型的铰链四杆机构？
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习题２１附图

　　２２　已知图示机构中，犾犃犅＝８２ｍｍ，犾犅犆＝５０ｍｍ，犾犆犇＝９６ｍｍ，犾犃犇＝１２０ｍｍ。问：
（１）此机构中，当取构件犃犇为机架时，是否存在曲柄？如果存在，指出是哪一构

件？（必须根据计算结果说明理由）
（２）当分别取构件犃犅、犅犆、犆犇为机架时，各将得到什么机构？

习题２２附图

２３　如图所示铰链四杆机构，已知各构件的长度犾犃犅＝５０ｍｍ，犾犅犆＝１１０ｍｍ，
犾犆犇＝８０ｍｍ，犾犃犇＝１００ｍｍ。

（１）该机构是否有曲柄？如有，请指出是哪个构件（必须根据计算结果说明理由）；
（２）当分别取构件犃犅、犅犆、犆犇为机架时，将各得到什么机构？

习题２３附图

２４　已知铰链四杆机构各构件的长度，试问：
（１）这是铰链四杆机构基本形式中的何种机构？
（２）若以犃犅为原动件，此机构有无急回特性？为什么？
（３）当以犃犅为原动件时，此机构的最小传动角出现在机构何位置（在图上标出）？
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习题２４附图

　　２５　如图所示的铰链四杆机构中，各杆的长度为犾１＝２８ｍｍ，犾２＝５２ｍｍ，犾３＝
５０ｍｍ，犾４＝７２ｍｍ，试求：

（１）当取杆４为机架时，该机构的极位夹角θ、杆３的最大摆角、最小传动角γｍｉｎ
和行程速比系数犓。

习题２５附图

（２）当取杆１为机架时，将演化成何种类型的机构？为什么？并说明这时犆、犇两
个转动副是整转副还是摆转副？

（３）当取杆３为机架时，又将演化成何种机构？这时犃、犅两个转动副是否仍为整
转副？
２６　在图示的曲柄摇杆机构中，犾犃犅＝１５ｍｍ，犾犃犇＝１３０ｍｍ，犾犆犇＝９０ｍｍ，试证明

连杆长度只能限定在５５～２０５ｍｍ内。

习题２６附图

２７　请画出各机构的压力角和传动角（箭头标注的构件为原动件）。
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习题２７附图

　　２８　如图所示的偏置曲柄滑块机构，已知行程速度变化系数犓＝１．５，滑块行程
犺＝５０ｍｍ，偏距犲＝２０ｍｍ，试用图解法求：

（１）曲柄长度犾犃犅和连杆长度犾犅犆；
（２）曲柄为原动件时机构的最大压力角αｍａｘ和最小传动角γｍａｘ；
（３）当滑块为原动件时，机构的死点位置。

习题２８附图

２９　如图所示一偏置曲柄滑块机构，曲柄犃犅为原动件，长度为犾犃犅＝２５ｍｍ，偏
距犲＝１０ｍｍ，已知最大压力角αｍａｘ＝３０°。试求：

（１）滑块行程犎；
（２）机构的极位夹角θ和行程速比系数犓。

习题２９附图

２１０　设计一摆动导杆机构。已知机架的长度犾ＡＤ＝１００ｍｍ，行程速比系数犓＝
１．４，求曲柄的长度。
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第３章
凸轮机构及其设计

　　　　学习目标
了解凸轮机构的分类及其应用，理解凸轮机构的工作过程及其原理、从动件的基本

运动规律及其特点，掌握平面凸轮机构的轮廓曲线的绘制方法，能对凸轮机构的基本参
数进行正确选择。

　　　　单元概述
凸轮机构由凸轮、从动件和机架三部分组成，结构简单、紧凑，只要设计出适当的凸

轮轮廓曲线，就可以使从动件实现任意的运动规律。在自动机械中，凸轮机构常与其他
机构配合使用，充分发挥各自的优势，扬长避短。由于凸轮机构是高副机构，易于磨损，
磨损后会影响运动规律的准确性，因此，只适用于传递动力不大的场合。本章的重点包
括从动件基本运动规律的特点，凸轮的压力角、基圆半径的选择，以及盘形凸轮轮廓曲
线的设计等；难点为反转法设计平面凸轮的轮廓曲线等。

３．１　凸轮机构的应用及分类

３．１．１　凸轮机构的应用
如前两章所述，平面低副机构大多只能近似实现给定的运动规律，而且设计过程较

为复杂。若要求从动件的位移狊、速度狏和加速度犪严格地按预定的规律进行变化，尤
其当原动件做连续转动而从动件必须做间歇运动时，则以采用凸轮机构最为简便。凸
轮机构通过凸轮与从动件的高副接触，结构简单、设计方便，即使在现代化程度很高的
自动机械中，其作用也是不可替代的。

如图３１所示，某进、出料机构的工作原理为：送料盘７从输料带１０上取得工料，
并与抓料机械手６反向同步放置于进料工位Ⅰ，经顶料操作（如图３２）后，工料被抓
料机械手６送至工位Ⅱ后落下。抓料机械手６的开闭由机械手开合凸轮（图中虚线所
示）１控制，该凸轮的轮廓线是由两个半径不同的圆弧组成，抓料机械手６的夹紧动作
需要依靠弹簧的作用力。与进、出料机构相配合的顶料机构（如图３２）包括由两个凸
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轮组合而成的顶料和接料机构，首先通过平面槽凸轮机构１将工料顶起，然后由圆柱凸
轮机构５控制接料杆４的动作，完成接料工作。

图３１　机械手及进出料机构
１—机械手开合凸轮；２—输出工料；３—输送带；
４—托板；５—弹簧；６—抓料机械手；７—送料盘；

８—托盘；９—输入工料；１０—输料带；
Ⅰ—进料工位；Ⅱ—出料工位。

　
图３２　顶料和接料机构
１—槽凸轮机构；２—顶料杆；
３—工料；４—接料杆；
５—圆柱凸轮机构。

３．１．２　凸轮机构的分类
凸轮机构的应用十分广泛，其类型也很多。根据凸轮的形状、从动件的型式、锁合

方式等，凸轮机构可以有以下几种分类方法：
（１）按照凸轮形状，凸轮机构可分为盘形凸轮、移动凸轮和圆柱凸轮，其形式分别

如图３３（ａ）、图３３（ｂ）和图３３（ｃ）所示。

图３３　凸轮的分类（按凸轮形状）
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　　①盘形凸轮———凸轮为一径向尺寸发生变化的盘形构件，绕固定轴线转动；从动
件在垂直于回转轴的平面内做直线移动或摆动，这种类型是凸轮机构最基本的形式，应
用最为广泛。

②移动凸轮———凸轮为一有曲面的沿直线往返移动的构件，在其作用下，从动件
可做直线移动或摆动，这类凸轮在机床上应用较多。

③圆柱凸轮———圆柱凸轮可以看成是将移动凸轮卷成圆柱体而演化成的，此时凸
轮为一有沟槽的圆柱体，绕其中心轴做回转运动；从动件在与凸轮轴线平行的平面内做
直线移动或摆动。与盘形凸轮相比，圆柱凸轮的行程较长，常用于自动机床。

盘形凸轮和移动凸轮与从动件之间的相对运动为平面运动，而圆柱凸轮与从动件
之间的相对运动为空间运动，所以前两者属于平面凸轮机构，后者属于空间凸轮机构。

（２）按照从动件型式，凸轮机构可分为尖顶从动件凸轮、滚子从动件凸轮和平底从
动件凸轮，其形式分别如图３４（ａ）、图３４（ｂ）和图３４（ｃ）所示。

图３４　凸轮的分类（按从动件形式）

①尖顶从动件凸轮———尖顶能与任意复杂的凸轮轮廓保持接触，从而使从动件实
现预期的运动规律，但因尖顶极易磨损，故只适宜于传力不大的低速凸轮机构。

②滚子从动件凸轮———从动件上的滚子与凸轮之间为滚动摩擦，所以磨损较小，
可用来传递较大的动力，应用最为广泛。

③平底从动件凸轮———凸轮对从动件的作用力始终垂直于从动件的底边（不计摩
擦时），故受力比较平稳，且凸轮与平底的接触面间易形成油膜，润滑良好，常用于高速
传动中。

以上三种从动件亦可按相对机架的运动形式分为往复直线运动的直动从动件和往
复摆动的摆动从动件（如图３４（ｄ））。

此外，按从动件导路与凸轮转轴相对位置，又可以分为对心凸轮机构（如图３４
（ａ）和图３４（ｃ））和偏置凸轮机构（如图３４（ｂ））。

（３）按照锁合形式，凸轮机构可分为力锁合凸轮和形锁合凸轮。力锁合凸轮（如图
３５（ａ））利用从动件的重力或弹簧力或其他外力使从动件与凸轮保持接触；形锁合凸
轮依靠凸轮和从动件的特殊几何形状而始终保持接触，形锁合凸轮又可分为凹槽锁合
凸轮和等径或等宽凸轮，其形式分别如图３５（ｂ）和图３５（ｃ）所示。
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图３５　凸轮的分类（按锁合形式）

①凹槽锁合凸轮———使凹槽两侧面间的距离等于滚子的直径，故能保证滚子始终
与凸轮保持接触，因此，这种凸轮只能采用滚子从动件的形式。

②等宽凸轮———如图３５（ｃ）所示，与等宽凸轮的轮廓线相切的任意两平行直线
间的距离处处相等且等于框形从动件的内壁宽度，故能使凸轮始终与从动件保持接触。

形锁合凸轮可免除力锁合凸轮的附加阻力，从而减小驱动力和提高效率，其缺点是
机构的外廓尺寸较大，设计较为复杂。

３．２　平面凸轮机构的工作过程及运动规律

３．２．１　平面凸轮机构的工作过程和运动参数
图３６（ａ）为一对心直动尖顶从动件盘形凸轮机构，以凸轮轮廓的最小向径狉ｂ为

半径所作的圆称为基圆，狉ｂ为基圆半径，凸轮以等角速度ω１顺时针转动。在图示位置，
从动件的尖顶与犃点接触，犃点是基圆与开始上升的轮廓曲线的交点，此时，从动件的
尖顶离凸轮轴最近。凸轮转动时，向径逐渐增大，从动件被凸轮的轮廓推向上，到达向
径最大的犅点时，从动件距凸轮轴心最远，这一过程称为推程。与之对应的凸轮转角
δｔ称为推程运动角，从动件上升的最大位移犺称为行程。当凸轮继续转过δｓ时，由于
轮廓犅犆段为一向径不变的圆弧，故从动件停留在最远处保持不动，此过程称为远停程
（或远休止），对应的凸轮转角δｓ称为远停程角（或远休止角）。当凸轮又继续转过δｈ
角时，凸轮的向径由最大减至狉ｂ，从动件从最远处回到基圆上的犇点，此过程称为回
程，对应的凸轮转角δｈ称为回程运动角。当凸轮继续转过δ′ｓ角时，由于轮廓犇犃段也
为向径不变的基圆圆弧，故从动件继续停在距轴心最近处保持不动，此过程称为近停程
（或近休止），对应的凸轮转角δ′ｓ称为近停程角（或近休止角）。此时，δｔ＋δｓ＋δｈ＋δ′狊＝
２π，凸轮刚好转过一圈，机构完成一个工作循环，从动件则完成一个“升—停—降—停”
的运动循环。
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图３６　凸轮机构的工作过程及从动件的位移线图

　　以从动件的位移狊为纵坐标，对应凸轮的转角δ为横坐标，将凸轮转角与对应的从
动件位移之间的函数关系用曲线表达出来的图形称为从动件的位移线图，如图３６
（ｂ）所示。由于大多数凸轮均做等角速度转动，其转角与时间成正比，因此，该位移线
图的横坐标也代表时间狋。在此基础上，通过微分运算，还可作出从动件的速度线图和
加速度线图，它们统称为从动件的运动线图。

由上述分析可知，从动件的运动规律完全取决于凸轮的轮廓形状。工程中，从动件
的运动规律通常是根据凸轮的使用要求确定的。因此，在机械设计过程中，可以按照机
构所执行的工作任务，选择恰当的从动件运动规律，再据此设计出相应的凸轮轮廓曲
线，就能实现预期的生产要求。

３．２．２　平面凸轮机构从动件基本运动规律
所谓从动件的运动规律，是指从动件的位移狊、速度狏、加速度犪随凸轮转角δ（或时

间狋）的变化规律。平面凸轮机构基本的从动件运动规律有等速运动规律、等加速等减
速运动规律、简谐运动规律（余弦加速度运动规律）和摆线运动规律（正弦加速度运动规
律）等。
１．等速运动规律
在平面凸轮机构中，从动件推程或回程的运动速度为常数的运动规律，称为等速运

动规律。其运动线图如图３７所示。这种运动规律的特点是：从动件在推程（或回程）
开始和终止的瞬间，速度发生突变，其加速度和惯性力在理论上为无穷大，此时就会使
得平面凸轮机构产生强烈的冲击、噪声和磨损，这种冲击为刚性冲击。因此，等速运动
规律只适用于低速、轻载的场合。
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图３７　从动件等速运动规律的线图

２．等加速等减速运动规律
在平面凸轮机构中，从动件在一个行程犺中，前半行程做等加速运动，后半行程做

等减速运动，这种运动规律，称为等加速等减速运动规律，通常情况下，加速度和减速度
的绝对值相等（工作需要时，二者也可以不等），其运动线图如图３８所示。

图３８　从动件等加速等减速运动规律的线图

等加速等减速运动规律位移线图绘制方法为：在纵坐标上将升程犺分成两等份，在
横坐标上，将与升程犺对应的凸轮转角δｔ也分成相等的两部分，再将每一部分分为若
干等份（图３８中为四等份），横坐标和纵坐标的等分点均标注为１、２、３、４；把坐标原
点０与纵坐标上的１、２、３、４进行连接，得到连线０１、０２、０３、０４，它们分别与由横坐标上
的点１、２、３、４所作的垂线相交，将这些交点１′、２′、３′、４′连接成光滑曲线，即可得到等加
速段位移线图。等减速段的位移线图可用同样的方法画出，但是弯曲的方向相反。
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等加速等减速运动规律的特点是：加速度在犃、犅、犆三处发生有限的突变，因而会
在机构中产生有限的冲击，这种冲击为柔性冲击。与等速运动规律相比，其冲击程度大
为减小。因此，等加速等减速运动规律适用于中速、中载的场合。
３．简谐运动规律（余弦加速度运动规律）
当一质点在圆周上做匀速运动时，它在该圆直径上投影的运动规律称为简谐运动。

因其加速度运动曲线为余弦曲线，故也称余弦运动规律，其运动规律运动线图如图３９
所示。

图３９　从动件简谐运动规律的线图

简谐运动规律位移线图绘制方法为：以从动件的升程犺作为直径，在纵坐标左侧画
半圆并分成若干等份（图３９中为六等份），标注为１、２、３、４、５、６。在横坐标上，将与
升程犺对应的凸轮转角δｔ也分成相等的六部分，并过各点分别作垂直于横坐标的垂
线。将圆周上的各点投影到上述垂线上，得到相应的垂足。用光滑的曲线将其连接，即
可得到加速段简谐运动规律的位移线图。

简谐运动规律的特点是：加速度在行程的始末两点发生有限的突变，故存在柔性冲
击，只适用于中速、中载的场合。但当从动件做无停歇的“升—降—升”连续往复运动
时，则可得到连续的余弦曲线，运动中完全消除了柔性冲击，这种情况下，可用于高速
传动。
４．摆线运动规律（正弦加速度运动规律）
当一圆沿纵轴做匀速纯滚动时，圆周上某定点犃的运动轨迹为一摆线，而定点犃

运动时在纵轴上投影的运动规律即为摆线运动规律。因其加速度按正弦曲线变化，故
又称正弦加速度运动规律，其运动规律运动线图如图３１０所示。从动件按正弦加速
度规律运动时，在全行程中没有速度和加速度的突变，因此不产生冲击，适用于高速
场合。
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３．２．３　平面凸轮机构从动件组合运动规律
有时为了获得更好的运动特性，还可以把上述四种基本运动组合起来加以应用。

组合时，两条曲线在拼接处必须保持连续。如图３１１所示，“等加速—等速—等减速”
组合运动规律就可以满足这一要求。此时，加速度线图是不连续的，因此，还存在柔性
冲击。

图３１０　从动件摆线运动规律的线图
　　

图３１１　凸轮机构从动件组合运动规律的线图

在选择从动件的运动规律时，除了要考虑刚性冲击和柔性冲击外，还应对各种运动
规律所具有的最大速度狏ｍａｘ和最大加速度犪ｍａｘ及其影响加以比较。

（１）最大速度狏ｍａｘ越大，则动量犿狏越大。当从动件突然被阻止时，过大的动量会
导致极大的冲击力，从而可能导致设备或人员安全事故。因此，当从动件质量较大时，
为了减小动量，应尽量选择最大速度狏ｍａｘ值较小的运动规律。

（２）最大加速度犪ｍａｘ越大，则惯性力越大，作用于高副接触处的应力就越大，机构
的强度和耐磨性要求也就相应越高。对于高速凸轮，为了减小惯性力的危害，应尽量选
择最大加速度犪ｍａｘ值较小的运动规律。

３．３　盘形凸轮轮廓曲线设计（图解法）

根据机器的工作要求，在确定了凸轮机构的类型及从动件的运动规律、凸轮的基圆
半径和凸轮的转动方向后，便可开始凸轮轮廓曲线的设计了。凸轮轮廓曲线的设计方
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法有图解法和解析法。图解法简单、直观，但精确度有限，只适用于一般场合；对高速和
高精度的凸轮，则须用解析法进行设计，本章主要介绍图解法的设计原理及方法。

３．３．１　图解法设计凸轮机构的原理
如图３１２所示，图解法绘制凸轮轮廓曲线的原理是利用“反转法”，即在整个凸轮

机构（凸轮、从动件、机架）上加一个与凸轮角速度ω大小相等、方向相反的公共角速度
“－ω”，于是凸轮处于相对静止状态，而从动件则与机架（导路）一起以角速度“－ω”绕
凸轮轴转动，且从动件仍按原来的运动规律相对导路移动（或摆动）。此时从动件的尖
顶始终与凸轮轮廓保持接触，所以从动件在反转行程中，其尖顶的运动轨迹就是凸轮的
轮廓曲线。

图３１２　“反转法”设计凸轮轮廓曲线的原理

３．３．２　对心直动尖顶从动件盘形凸轮轮廓曲线设计
一对心直动尖顶从动件盘形凸轮，沿逆时针方向回转，其基圆半径狉ｂ＝３０ｍｍ，若

从动件的运动规律见表３１所示，试设计该凸轮的轮廓曲线。
表３１　对心直动尖顶从动件盘形凸轮的运动规律

凸轮转角 ０°～１８０° １８０°～３００° ３００°～３６０°
从动件的运动规律 等速上升３０ｍｍ 等加速等减速下降回到原处 停止不动

　　根据上述反转法的设计原理，该凸轮轮廓曲线可按如下步骤进行：
第一步　选取适当的比例尺，绘制位移线图。
首先，选取适当的长度比例尺在纵坐标上绘制行程，再选取适当的角度比例尺在横

坐标上量出相应的长度分别代表推程运动角１８０°、回程运动角１２０°和近停程角６０°。
绘制该凸轮机构的运动位移线图，在横坐标上每３０°取一等分点（如图３１３（ａ）所示，
本凸轮机构共有１０个等分点，近停程无需取等分点），过等分点分别作垂直于横坐标的
垂线，这些垂线与位移曲线相交所得的线段１１′，２２′，３３′，…，即代表相应位置的从动件
的位移量。
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图３１３　对心直动从动件盘形凸轮轮廓曲线设计

第二步　作基圆，取等分点。
如图３１３（ｂ）所示，任取一点犗为圆心，以点犅为从动件尖顶的最低点，根据长度

比例尺绘制基圆。从犅点开始，按照“－ω”方向，分别取推程运动角、回程运动角和近
停程角，并分成与图３１３（ａ）对应的相同等分，得到等分点犅１，犅２，…，犅１０，犅１１与犅点
重合。

第三步　绘制凸轮轮廓曲线。
连接犗犅１并在其延长线上取犅１犅′１＝１１′得点犅′１，同样在犗犅２延长线上取犅２犅′２＝

２２′，……，直到犅９点，点犅１０与基圆上点犅′１０重合。将犅′１，犅′２，…，犅′１０联接为光滑曲线，
即得所求的凸轮轮廓曲线，如图３１３（ｂ）所示。

若采用滚子从动件，则首先取滚子中心为参考点，把该点看成尖顶从动件的尖顶，
按照上述方法绘制出凸轮的轮廓曲线（此时为理论轮廓曲线）。再以该轮廓曲线上各点
为圆心，以滚子半径狉Ｔ为半径，画一系列的滚子，最后作这些滚子的内包络线，这便是
滚子从动件盘形凸轮机构的实际轮廓曲线（或称工作轮廓曲线），如图３１３（ｃ）所示。

若采用平底从动件，其轮廓曲线的求法与滚子从动件类似。首先，取平底与导路的
交点犅０作为参考点，把它看作尖顶，运用尖顶从动件凸轮的设计方法求出参考点反转
后的一系列位置犅１，犅２，犅３，…；其次过这些点画出一系列平底，得到一直线族；最后作
此直线族的包络线，便可得到平底凸轮的实际轮廓曲线。由于平底上与实际轮廓曲线
相切的点是随机构位置变化的，为了保证所有位置平底都能与轮廓曲线相切，平底左右
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两侧的宽度必须分别大于导路至左右最远切点的距离犫′和犫″，对心直动平底从动件凸
轮轮廓曲线的设计如图３１４所示。

３．３．３　偏置直动尖顶从动件盘形凸轮轮廓曲线设计
图３１５所示为偏置直动尖顶从动件盘形凸轮机构，其从动件导路偏离凸轮回转

中心的距离犲称为偏距，以凸轮轴犗为圆心，以偏距犲为半径，所作的圆称为偏距圆。
从动件在反转过程中，其导路的中心线始终与偏距圆相切。过基圆上各分点犃′１，犃′２，
犃′３，…分别作偏距圆的切线，并沿这些切线自基圆向外量取从动件的位移犃犃′１＝１１′，
犃犃′２＝２２′，犃犃′３＝３３′，…。这是与对心直动尖顶从动件盘形凸轮不同的地方，其余的
作图步骤与图３１３（ｂ）的作法完全相同。

图３１４　对心直动平顶从动件盘形
凸轮轮廓曲线设计

　
图３１５　偏置直动尖顶从动件盘形

凸轮轮廓曲线设计

３．４　平面凸轮机构基本参数的确定

在运用图解法对盘形凸轮机构的轮廓曲线进行设计的过程中，其基圆半径狉ｂ、直
动从动件的偏距犲和滚子半径狉Ｔ都是预先给定的。本节将从凸轮机构的传动效率、运
动是否失真、结构是否紧凑等方面，对这些基本参数加以研究和讨论。

３．４．１　平面凸轮机构压力角的确定

１．平面凸轮机构压力角与自锁的关系
在图３１６所示的凸轮机构中，犉Ｑ为作用在从动件上的载荷。凸轮和从动件在犅
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图３１６　平面凸轮机构的压力角

点接触，当不考虑摩擦时，凸轮作用于从动件上
的驱动力犉ｎ是沿轮廓线上犅点的法线狀狀方
向传递的。将力犉ｎ分解为犉′和犉″两个分力，
其中犉′能推动从动件克服载荷犉Ｑ及导路间的
摩擦力向上移动，是有效分力；犉″垂直于运动方
向，它使从动件紧压在导路上而产生摩擦力，是
有害分力。犉′和犉″的大小分别为：

犉′＝犉ｎｃｏｓα，犉″＝犉ｎｓｉｎα。
犉′＝犉ｎｃｏｓα（有效分力）
犉″＝犉ｎｓｉｎα（有害分力｛ ）（３１）

式中的α是凸轮对从动件的法向力犉ｎ的
方向与从动件上受力点的速度狏之间所夹的锐
角，称为从动件在该位置时的压力角。由式
（３１）可知：压力角α越大，有害分力犉″越大，
有效分力犉′越小，对传力越不利，机构的效率
越低。当压力角大到一定程度时，不论作用力
犉ｎ有多大，都不能推动从动件运动，即机构产生自锁现象。因此，压力角的大小是衡量
凸轮机构传力性能好坏的重要参数之一。
２．平面凸轮机构压力角与基圆半径的关系
如图３１６所示，在从动件与凸轮的接触点犅处，假设凸轮上犅点的速度为狏犅１，

方向垂直于犗犅；从动件上犅点的速度方向沿导路方向、垂直于犗犅。其中，狏犅１＝ω（狉ｂ＋狊）；
狏犅２＝狏。由于凸轮和从动件始终保持接触，所以从动件与凸轮在犅点的相对速度为
狏２１（沿切线狋狋方向），且满足：狏犅２＝狏犅１＋狏２１，由速度三角形可得：

ｔａｎα＝狏犅２狏犅１＝
狏

ω（狉ｂ＋狊） （３２）
当给定平面凸轮从动件的运动规律后，ω、狊和狏均为已知。由式（３２）可知：增大

基圆半径狉ｂ，可以减小压力角α，从而改善机构的传力性能，但凸轮的外廓尺寸也将随
之增大。所以考虑到凸轮尺寸的影响，压力角并非越小越好。

平面凸轮压力角的大小应根据传力性能和凸轮尺寸要求进行综合考量，其选择的
原则是：在传力许可的条件下，尽量取较大的压力角，即选择较小的基圆半径狉ｂ。为了
保证凸轮机构工作可靠，通常把最大压力角限制在一定的数值之内，该数值称为许用压
力角，用［α］表示，αｍａｘ≤［α］。根据实践经验和分析，许用压力角［α］推荐如下：

①直动从动件在推程时，［α］＝３０°～３８°。对于滚子从动件凸轮，当润滑和支承刚
性较好时，可取上述值的上限，否则取下限。

②摆动从动件在推程时，［α］＝３５°～４５°。
③回程时，特别是对于力锁合型凸轮机构，从动件在由弹簧力或重力作用下返回，

无自锁问题，因此，许用压力角［α］＝７０°～８０°。
④对于平底从动件凸轮机构，凸轮对从动件的法向作用力始终与从动件的速度方
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向平行，故压力角恒等于０°，机构的传力性能最好。
３．平面凸轮机构压力角与从动件位置的关系
如图３１７所示，当对心从动件倾斜一个β角时，即成为偏置从动件凸轮机构。以

α和α′分别表示对心和偏置从动件的压力角，则从动件倾斜前后的压力角有如下关系：
α′＝α±β （３３）

式（３３）中，正负号取决于从动件速度狏与凸轮圆周速度狌之间夹角的大小。夹
角为钝角时，取正号，反之则取负号，即狌与狏夹锐角时压力角减小，狌与狏夹钝角时则
压力角增大。
４．平面凸轮机构压力角的校核
平面凸轮机构的最大压力角αｍａｘ一般出现在理论轮廓线上较陡或从动件获得较大

速度时那个点的轮廓附近。校核压力角时可在此选若干个点，然后作这些点的法线和
相应的从动件运动方向线，量出它们之间的夹角，检验是否满足αｍａｘ≤［α］的要求。图
３１８所示是用角度尺测量压力角的简易方法。

图３１７　平面凸轮机构压力角与
从动件位置的关系

　　
图３１８　用角度尺测量凸轮

的压力角

若最大压力角αｍａｘ超过许用值较多，则应适当加大凸轮的基圆半径，再重新设计凸
轮的轮廓曲线；如不便加大凸轮的尺寸，可采用偏置的办法重新设计凸轮轮廓曲线。

【例３１】　如图３１９（ａ）所示的凸轮机构中，已知偏心圆盘为凸轮实际轮廓，其
余尺寸如图，μ＝０．００１ｍ／ｍｍ。求：（１）基圆半径狉ｂ；（２）图示位置凸轮机构的压力角
α；（３）凸轮由图示位置转６０°后，从动件的移动距离狊。

解　第一步　如图３１９（ｂ）所示，以犗为圆心，以犗犅为半径，作圆；延长犗犃与该
圆相交于犅０。犃犅０即为该凸轮机构的基圆半径狉ｂ。

第二步　延长犗犅直线与从动件的导路方向所夹的锐角为凸轮机构的压力角α。
第三步　延长犃犅直线并绕犃点沿逆时针方向（与凸轮转向相反）旋转６０°与第

（１）所作的圆相交于犅１；再以犃为圆心，以犃犅１半径，作圆弧与第（１）所作的圆相交于
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图３１９　【例３１】附图

犆点，犅犆即为凸轮自图示位置转６０°后，从动件的移动距离狊。

３．４．２　平面凸轮机构基圆半径的确定
基圆半径狉ｂ是平面凸轮机构的主要参数，它对凸轮机构的结构尺寸、运动和受力

性能都有非常重要的影响。如果对凸轮机构的尺寸没有特别严格的要求，可将基圆半
径选大一些，以利于改善机构的传力性能减轻磨损且减小凸轮轮廓曲线的制造误差。

（１）如果要求凸轮尺寸紧凑，可将凸轮与轴做成一体（凸轮轴），此时基圆半径应略
大于轴的半径：

狉ｂ＝狉＋狉Ｔ＋（２～５）ｍｍ （３４）
（２）如果需要单独制造凸轮，然后再装配在轴上，则凸轮的基圆半径为：

狉ｂ＝（１．５～２）狉＋狉Ｔ＋（２～５）ｍｍ （３５）
两式中　狉———轴的半径（ｍｍ）

狉Ｔ———从动件滚子的半径（ｍｍ）
若为尖顶从动件凸轮机构，则上两式中狉Ｔ可忽略不计。这是一种较为简便、实用

的确定方法。确定基圆半径狉ｂ后，再对所设计的凸轮机构轮廓的压力角进行校核。

３．４．３　平面凸轮机构滚子半径的确定
对于滚子或平底从动件凸轮机构，如果滚子或平底的尺寸选择不当，将无法保证凸

轮的实际轮廓能准确地实现预期的运动规律，这就会造成运动失真现象。若外凸的凸
轮理论轮廓曲线的最小曲率半径为ρｍｉｎ，从动件滚子的半径为狉Ｔ：

（１）当ρｍｉｎ＞狉Ｔ时，则有ρｂｍｉｎ＝ρｍｉｎ－狉Ｔ＞０，实际轮廓为一光滑曲线（如图３２０（ａ））。
（２）当ρｍｉｎ＜狉Ｔ时，则有ρｂｍｉｎ＝ρｍｉｎ－狉Ｔ＜０，按照包络原理画出的实际轮廓将出现交

叉现象（如图３２０（ｂ）），相交部分的轮廓曲线在实际制造时将被切去，致使局部无法
实现预期的运动规律。

（３）当ρｍｉｎ＝狉Ｔ时，则有ρｂｍｉｎ＝ρｍｉｎ－狉Ｔ＝０，凸轮实际轮廓就会产生尖点（如图３２０
（ｃ）），这样的凸轮在工作时，尖点处的接触应力很大，易于磨损，当凸轮工作一段时间后
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也会引起运动失真。为此，设计时应保证凸轮实际轮廓的最小曲率半径不小于３～
５ｍｍ，即：

ρｂｍｉｎ＝ρｍｉｎ－狉Ｔ≥（３～５）ｍｍ （３６）
如图３２０（ｄ）所示，对于内凹的凸轮理论轮廓曲线，其实际轮廓线的曲率半径ρｂｍｉｎ

为：
ρｂｍｉｎ＝ρｍｉｎ＋狉Ｔ （３７）

此时，无论滚子半径狉Ｔ的大小如何，其实际廓线都不会变尖或交叉。

图３２０　平面凸轮机构滚子半径的确定

对于平底从动件凸轮机构，则要选取足够的平底长度，以保证平底始终能与凸轮轮
廓接触。

拓展知识!
　

平面凸轮机构的速度分析（速度瞬心法


）

【例３２】　如图３２１所示，平底从动件凸轮机构中，各构件的尺寸已知，凸轮的
转动角速度为ω１，试求图示位置从动件２的线速度狏２。

—２６—
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图３２１　【例３２】附图

　　解　第一步　根据速度瞬心的定义，利用直接观察法，可以判断出犘１３位于凸轮的
回转中心处，犘２３位于与凸轮从动件导路相垂直的无穷远处，犘１２应当位于凸轮与平底从
动件接触点犕处的公法线上。

第二步　过犕点作凸轮轮廓与平底从动件的公法线狀狀，再过犘１３作从动件导路
方向的垂线犘１３犘２３，两条直线的交点即为凸轮１与平底从动件２的相对速度瞬心犘１２。

由此，可得到：
狏２＝犘１３犘１２·ω１

　　　　思考题
３１　什么是凸轮机构传动中的刚性冲击和柔性冲击？
３２　滚子从动件盘形凸轮机构中凸轮的理论轮廓曲线与实际轮廓曲线存在怎样

的关系？两者是否相似？
３３　什么是凸轮机构的压力角？为什么要规定许用压力角？
３４　对于直动从动件盘形凸轮机构，欲减小推程压力角，有哪些常用的措施？
３５　什么情况下，凸轮机构可能会出现运动失真的现象？当出现运动失真现象

时，应考虑哪些方法来消除？
３６　用作图法求出下列各凸轮从如图所示的位置转到犅点而从动件接触时凸

轮的转角。

思考题３６附图

—３６—

第３章　凸轮机构及其设计



３７　判断题
（１）凸轮机构为高副机构，易于磨损，所以通常多用于传力不大的控制机构。
（２）凸轮机构的优点是只需设计适当的凸轮轮廓，便可使从动件得到所需的运动

规律。
（３）凸轮机构中，从动件做等速运动规律的原因是凸轮做等速转动。
（４）凸轮机构的等加速等减速运动规律，是指从动件先做等加速上升，然后再做等

减速下降。
（５）滚子从动件盘形凸轮的实际轮廓曲线是理论轮廓曲线的等距曲线。
（６）平底直动从动件盘形凸轮机构的压力角始终等于零。
（７）在直动从动件盘形凸轮机构中，若从动件运动规律不变，增大基圆半径，则压

力角将减小。
（８）在滚子直动从动件盘形凸轮机构中，改变滚子的大小对从动件的运动规律无

影响。
３８　选择题
（１）与连杆机构相比，凸轮机构最大的缺点是 。
　　Ａ．惯性力难于平衡 Ｂ．点、线接触，易磨损
　Ｃ．设计较为复杂 Ｄ．不能实现间歇运动
（２）在从动件运动规律不变的情况下，对于直动从动件盘形凸轮机构，若缩小凸轮

的基圆半径，则压力角 。
　Ａ．保持不变 Ｂ．减小 Ｃ．增大 Ｄ．不确定
（３）凸轮机构中从动件做等加速等减速运动时，将产生 冲击。
　Ａ．刚性 Ｂ．柔性
　Ｃ．无刚性也无柔性 Ｄ．挠性
（４）理论廓线相同而实际廓线不同的两个对心直动滚子从动件盘形凸轮，其推杆

的运动规律是 。
　Ａ．相同的 Ｂ．不相同的 Ｃ．相似 Ｄ．不确定
（５）对于转速很高的凸轮机构，为了减小冲击，其推杆的运动规律最好采

用 。
　Ａ．等速运动 Ｂ．等加等减速运动
　Ｃ．正弦加速度运动 Ｄ．余弦加速度运动
（６）凸轮机构若发生自锁，则其原因是 。
　Ａ．驱动力矩不够Ｂ．压力角太大 Ｃ．压力角太小
（７）设计凸轮机构时，凸轮的轮廓曲线形状取决于从动件的 。
　Ａ．运动规律 Ｂ．运动形式 Ｃ．结构形状
（８）为防止滚子从动件运动失真，滚子半径必须 凸轮理论廓线的最小曲

率半径。
　Ａ．小于 Ｂ．大于 Ｃ．大于或等于
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　　　　习　　题
３１　试标出如图所示凸轮运动位移线图中的行程犺、推程运动角δｔ、远停程角

δｓ、回程运动角δｈ和近停程角δ′ｓ。

习题３１附图

３２　凸轮机构中，已知从动件的速度曲线如图所示，它由４段直线组成。试求：
（１）试画出从动件的加速度曲线图；
（２）判断哪几个位置有冲击存在，是柔性冲击还是刚性冲击？

习题３２附图

３３　设计一尖顶对心直动从动件盘形凸轮机构。已知凸轮顺时针匀速转动，基
圆半径狉ｍｉｎ＝４０ｍｍ，从动件升程犺＝１２０ｍｍ，从动件的运动规律如表中所示。试用作
图法绘出其运动线图狊狋、狏狋、犪狋，并绘出凸轮的轮廓。

习题３３附表
δ（°） ０～９０ ９０～１８０ １８０～２４０ ２４０～３６０
运动规律 等速上升 停止 等加速等减速下降 停止

　　３４　在图示的凸轮机构中，试画出凸轮从图示位置转过６０°后从动件的位置及从
动件的位移狊。

—５６—
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习题３４附图

　　３５　图示为两种不同从动件形式的凸轮机构，若它们具有完全相同的实际轮廓
曲线，试指出这两种机构的从动件的运动规律是否相同，并在图中画出它们在图示位置
的压力角。

习题３５附图

３６　在图示凸轮机构中，已知凸轮的实际轮廓为一偏心圆盘，试求（写出作图步
骤，保留各作图线）：

（１）基圆半径狉ｂ；
（２）图示位置凸轮机构压力角α；
（３）凸轮由图示位置转９０°后，推杆移动距离狊。

习题３６附图
—６６—
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３７　在图示凸轮机构中，已知偏心圆凸轮半径犚＝５０，图中犗犃＝２２，犃犆＝８０，凸
轮１的角速度ω１＝１０ｒａｄ／ｓ，逆时针转动，试用速度瞬心法求从动件２的角速度ω２。

习题３７附图

３８　在图示圆形凸轮机构中，已知偏心圆的半径犚＝５０，图中犃犗＝２０，凸轮的角
速度ω１＝１０ｒａｄ／ｓ，试求当α＝０°、４５°和９０°时，从动件２的速度狏２。

习题３８附图
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第４章
齿轮机构及其设计

　　　　学习目标
了解齿轮机构的应用、分类及齿廓的切制原理等，理解渐开线齿廓啮合的基本原

理、传动过程及其特点，掌握齿轮机构的受力分析、强度计算及其结构设计。

　　　　单元概述
齿轮机构是现代机械中应用最为广泛的一种传动机构，它通过轮齿的啮合，传递空

间任意两轴之间的运动和动力。本章的重点包括渐开线齿廓及其啮合原理、渐开线齿
轮的基本参数及其正确啮合条件、渐开线齿廓的加工方法及根切现象等；难点包括齿轮
机构的受力分析及强度计算、齿轮机构的结构设计等。

４．１　齿轮机构的应用及分类

４．１．１　齿轮机构的应用及其特点
齿轮机构在机械中占据极其重要的地位，世界上第一个利用齿轮做成的机械装置就

是钟表。如图４１所示，机械表的主传动系统一般都采用齿轮机构，齿轮除了能把能源
装置的力矩输送至擒纵调速器，以维持振动系统做不衰减的振动外，还把擒纵轮的转角按
一定的比例关系传递到秒轮、分轮和时轮，使指针机构指示出正确的时刻、日期或星期。

图４１　机械表机芯的齿轮机构—８６—

微课４１

论识齿轮
机构



以图４２所示的双钻孔夹具为例，当搬动操作手柄时，齿轮的转动带动齿条（轴
套）平移，使钻头进给。由于扇形齿轮的啮合作用，使另一套机构同时动作，故可同时钻
出互成９０°的双孔来。

图４２　双钻孔夹具机构
１—传动头；２—轴外套；３—带齿条的轴套；４—钻头；５—工件；

６—齿轮；７—操作手柄；８—扇形齿轮；９—钻夹。

齿轮机构是通过轮齿的啮合来实现传动要求的，其特点是：传动比稳定、工作可靠、
效率高、寿命较长，适用的圆周速度和功率范围较广。

４．１．２　齿轮机构的分类
按照两轴间的相对位置，齿轮机构可分为平面齿轮机构和空间齿轮机构。
１．平面齿轮机构
平面齿轮机构的特点是：相互啮合的两齿轮轴线平行（或端面平行）、做相对的平面

运动，如直齿圆柱齿轮、齿轮齿条、平行轴斜齿圆柱齿轮和人字齿轮等，其形式如图
４３（ａ）～（ｅ）所示。

２．空间齿轮机构
空间齿轮机构的特点是：相互啮合的两齿轮轴线既不平行，也不相交，做相对的空

间运动，如锥齿轮、交错轴斜齿轮和蜗杆蜗轮等，其形式如图４３（ｆ）～（ｉ）所示。
以上各类齿轮均是具有恒定传动比的机构，齿轮的基本几何形状也均为圆形。在

一些特殊场合下，当主动轮做等角速度转动时，要求从动件按一定的规律做变角速度转
动，此时需采用非圆形齿轮传动。

此外，按齿轮齿廓曲线不同，又可分为渐开线齿轮、摆线齿轮和圆弧齿轮等，其中渐
开线齿轮应用最广。

—９６—
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图４３　齿轮机构的分类

４．２　渐开线齿廓及其啮合特性

齿轮机构靠齿轮轮齿的齿廓相互推动，在传递运动和动力时，如何保证瞬时传动比
恒定以减小惯性力，得到平稳传动，其齿廓的形状是关键因素。渐开线齿廓能满足瞬时
传动比恒定，且制造方便，安装要求低，而应用最为普遍。

—０７—
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４．２．１　渐开线及其基本性质
如图４４所示，当一条直线犔沿一圆周做纯滚动时，直线上任一点犓的轨迹称为

该圆的渐开线，简称渐开线。这个圆称为基圆，其半径用狉ｂ表示；直线犔称为渐开线的
发生线。由渐开线的形成过程可知它具有以下特性：

（１）因发生线沿基圆做纯滚动，所以发生线犔在基圆上滚过的一段长度等于基圆
上被滚过的一段弧长，即：犖犓＝︵犖犆。

（２）当发生线犔在基圆上做纯滚动时，切点犖为其速度瞬心，所以发生线上点犓
的速度方向与渐开线在该点的切线方向一致，即发生线犔就是渐开线在该点犓的法
线。又因发生线总是和基圆相切，故可以得出结论：渐开线上任一点的法线必切于
基圆。

（３）可以证明：发生线与基圆的切点犖也是渐开线在点犓的曲率中心，而线段
犖犓是相应的曲率半径。由图４４可知：渐开线离基圆越远，其曲率半径越大，即渐开
线越平直，渐开线在基圆上的起始点处的曲率半径为零。

（４）渐开线齿廓上作一点的法线（压力方向线犖犓）与该点速度方向线（狏Ｋ）所夹的
锐角，称为该点的压力角αＫ，由几何关系可推出：

αＫ＝ａｒｃｃｏｓ狉ｂ狉Ｋ （４１）
式（４１）表明：渐开线上各点压力角的大小随点犓的位置而异，点犓离圆心越远，

压力角越大；反之，压力角越小，基圆上点的压力角为零。
（５）渐开线的形状取决于基圆半径的大小。如图４５所示，基圆半径越大，渐开

线越趋平直，当基圆半径为无穷大时，渐开线就变成一条与发生线垂直的直线，它就是
渐开线齿条的齿廓。

（６）基圆以内无渐开线。

图４４　渐开线的形成
　

图４５　基圆的大小对渐开线形状的影响
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４．２．２　渐开线的啮合特性
１．渐开线齿廓啮合定律
两相互啮合的齿廓犈１和犈２在犓点接触（如图４６（ａ）所示），过犓点作两齿廓的

公法线狀狀，它与连心线犗１犗２的交点犆称为节点。以犗１、犗２为圆心，以犗１犆（狉′１）、
犗２犆（狉′２）为半径所作的圆称为节圆，因两齿轮的节圆在犆点处做相对纯滚动（犆点实际
上是齿轮犈１和犈２的相对速度瞬心），由此可推得：

犻＝ω１ω２＝
犗２犆
犗１犆＝

狉′２
狉′１ （４２）

一对传动齿轮的瞬时角速度与其连心线被齿廓接触点的公法线所分割的两线段长
度成反比，这个定律称为齿廓啮合定律。由此可以推论，欲使两齿轮瞬时传动比恒定不
变，过接触点所作的公法线都必须与连心线交于一定点。

图４６　渐开线齿轮的啮合特性

２．满足瞬时传动比恒定
一对相互啮合的齿轮，其渐开线齿廓在任意点犓接触（如图４６（ｂ）），可证明其瞬

时传动比恒定。
过犓点作两齿廓的公法线狀狀，它与连心线犗１犗２交于犆点。由渐开线的特性可

以推知齿廓上各点法线切于基圆，则齿廓的公法线必为两基圆的内公切线犖１犖２，
犖１犖２与连心线犗１犗２交于定点犆。

由△犖１犗１犆∽△犖２犗２犆，可得到：

—２７—
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犻＝ω１ω２＝
犗２犆
犗１犆＝

狉ｂ２
狉ｂ１ （４３）

式（４３）表明：渐开线齿轮的传动比等于两基圆半径的反比。在讨论一对齿轮传
动时，下标１代表主动齿轮，下标２代表从动齿轮。
３．中心距可分性
当一对渐开线齿轮制成后，其基圆半径即为定值。这对渐开线齿轮啮合时，即使两

齿轮的中心距稍有改变，其角速度之比仍保持原值不变，这种性质称为渐开线齿轮传动
的中心距可分性。

在实际应用中，由于制造和安装误差或轴承磨损等难以避免的原因，常常导致相互
啮合的一对齿轮的中心距发生微小的改变，根据这一特性就能保证齿轮具有良好的传
动性能，这也是渐开线齿轮得以获得广泛应用的原因之一。
４．啮合线和啮合角保持不变
在齿轮传动过程中，其齿廓接触点的轨迹称为啮合线。对于渐开线齿轮，无论在哪

一点啮合，过接触点所作的齿廓公法线总是两基圆的内公切线犖１犖２。因此，渐开线齿
轮的啮合线犖１犖２是一条固定不变的直线。

此外，过节点犆作两节圆的公切线狋狋，它与啮合线犖１犖２间的夹角称为啮合角，
用α′表示。由图４６（ｂ）可知：渐开线齿轮传动中的啮合角也是固定不变的。两齿廓
在节点接触时，狋狋就是节圆上接触点的线速度方向，犖１犖２就是接触点的正压力方
向，因此，啮合角α′永远等于节圆上的压力角。

当不计齿间的摩擦力时，齿廓间的正压力始终沿接触点的公法线方向作用，即正压
力方向始终保持不变。当一对渐开线齿轮传递的功率和两轮齿的转速为定值时，则传
递的力矩为定值，那么齿廓间的正压力方向和大小均不变，齿轮传动平稳，这也是渐开
线齿轮传动的另一个优点。

４．３　渐开线齿轮的基本参数

４．３．１　渐开线齿轮的各部分结构及名称
图４７所示为一渐开线直齿外齿轮的一部分，每个轮齿两侧是形状相同而方向相

反的渐开线齿廓曲线（简称齿廓），渐开线齿轮齿廓各部分的名称及符号如下：
１．基圆
生成齿轮渐开线齿廓的圆称为基圆，其半径和直径分别用狉ｂ和犱ｂ表示。
２．齿顶圆和齿根圆
齿轮上每一个用于啮合的凸起部分均称为轮齿，所有轮齿的顶端都在同一圆周上，

这个过齿轮各轮齿顶端的圆称为齿顶圆，其半径和直径分别用狉ａ和犱ａ表示。
齿轮上两相邻轮齿之间的空间称为齿槽，所有轮齿之间的齿槽底部也都在同一圆
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周上，这个过齿轮各齿槽底部的圆称为齿根圆，其半径和直径分别用狉ｆ和犱ｆ表示。
３．齿厚、齿槽宽和齿距
在任意半径的圆周上，轮齿的弧线长和齿槽的弧线长分别称为该圆上的齿厚和齿

槽宽，分别用狊Ｋ和犲Ｋ表示。该圆上相邻两齿同侧齿廓之间的弧长称为该圆上的齿距，
用犘Ｋ表示，且有：犘Ｋ＝狊Ｋ＋犲Ｋ。
４．分度圆
为了确定齿轮各部分的几何尺寸，在齿轮的齿顶圆和齿根圆之间，取一个圆作为计

算齿轮各部分几何尺寸的基准，该圆称为分度圆，其半径和直径分别用狉和犱表示。分
度圆上的齿厚、齿槽宽和齿距称为该齿轮的齿厚、齿槽宽和齿距，分别用狊、犲和犘表示，
亦有：犘＝狊＋犲。
５．齿顶高、齿根高和全齿高
分度圆把轮齿分为两部分，介于分度圆和齿顶圆之间的部分称为齿顶，其径向高度

称为齿顶高，用犺ａ表示；介于分度圆和齿根圆之间的部分称为齿根，其径向高度称为齿
根高，用犺ｆ表示；齿顶圆和齿根圆之间的径向高度称为全齿高，用犺表示，故有：犺＝
犺ａ＋犺ｆ。

６．齿宽
轮齿两个端面之间的距离称为齿宽，用犫表示。

图４７　渐开线直齿外齿轮的各部分结构及名称

渐开线内齿轮的各部分结构及符号如图４８所示，内齿轮与外齿轮不同之处主要
有以下几点：

（１）内齿轮的轮齿是内凹的，其齿厚和齿槽宽分别对应于外齿轮的齿槽宽和齿厚。
（２）内齿轮的分度圆大于齿顶圆，而齿根圆又大于分度圆，即齿根圆大于齿顶圆。
（３）为了使内齿轮齿顶的齿廓全部为渐开线，其齿顶圆必须大于基圆尺寸。
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图４８　渐开线直齿内齿轮的各部分结构及符号

　　

４．３．２　渐开线齿轮的基本参数
１．齿数
在齿轮整个圆周上轮齿的总数称为齿数，用狕表示。齿轮的大小和渐开线齿廓的

形状均与齿数有关。
２．模数
由于齿轮分度圆的周长为π犱＝犘狕，则分度圆的直径犱＝犘π狕。
式中含有无理数π，对于齿轮设计、计算、制造和检测等都带来不便，为此，人为地

将比值犘π取为一有理数列，并称此比值为齿轮的模数，用犿表示，即：犿＝
犘
π或犘＝

π犿，即：
犱＝犿狕 （４４）

式（４４）中犿称为齿轮分度圆模数，简称模数，其单位为ｍｍ。
目前，模数犿已经标准化，在进行齿轮的设计计算时，必须按国家标准所规定的标

准模数系列值选取，标准模数系列见表４１所示。
表４１　渐开线圆柱齿轮模数（犌犅／犜１３５７—２００８）

第Ⅰ系列 １　１．２５　１．５　２　２．５　３　４　５　６　８　１２　１６　２０　２５　３２　４０　５０
第Ⅱ系列 １．１２５１．３７５１．７５２．２５２．７５３．５４．５５．５（６．５）７９１１１４１８２２２８３６４５
　　注：①本表适用于渐开线直齿圆柱齿轮，对斜齿轮是指法向模数。

②应优先采用第Ⅰ系列，其次是第Ⅱ系列，括号内的模数尽可能不用。

３．分度圆压力角
由渐开线的性质可知，同一渐开线齿廓上各点的压力角是不同的，在标准齿廓上，

通常所说的压力角是指分度圆上的压力角，用α表示。我国国家标准规定，分度圆上的
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压力角α＝２０°。
由式（４１）和式（４４），可推出基圆的直径：

狉ｂ＝狉ｃｏｓα＝犿狕２ｃｏｓα （４５）
显然，齿轮的基圆半径是由模数犿、齿数狕和分度圆压力角α决定的。因此，分度

圆压力角α是决定渐开线齿廓形状、影响齿轮传动性能的基本参数。
４．齿顶高系数和顶隙系数
由上述分析可知：齿轮各部分参数均以模数为基础进行计算，因此，齿轮的齿顶高

和齿根高也不例外，人为地规定：
犺ａ＝犺ａ犿 （４６）

犺ｆ＝（犺ａ＋犮）犿 （４７）
式（４６）和式（４７）中，犺ａ和犮分别称为齿顶高系数和顶隙系数。ＧＢ１３５６—

２００１《通用机械和重型机械用圆柱齿轮　标准基本齿条齿廓》规定其标准值为：犺ａ＝１，
犮＝０．２５，若采用非标准的短齿制，犺ａ＝０．８，犮＝０．３。

渐开线标准齿轮是指犿、犺ａ和犮均为标准值，具有标准的齿顶高和齿根高，且分
度圆齿厚狊等于齿槽宽犲的齿轮。渐开线标准直齿圆柱齿轮各部分几何参数按表４２
进行计算。

表４２　渐开线标准直齿圆柱齿轮几何参数的计算公式

名称 符号
计算公式

外齿轮 内齿轮
齿距 狆 狆＝犿π
齿厚 狊 狊＝π犿／２
齿槽宽 犲 犲＝π犿／２
齿顶高 犺ａ 犺ａ＝犺ａ犿
齿根高 犺ｆ 犺ｆ＝犺ａ＋犮＝（犺ａ＋犮）犿
全齿高 犺 犺＝犺ａ＋犺ｆ＝（２犺ａ＋犮）犿

分度圆直径 犱 犱＝犿狕
齿顶圆直径 犱ａ 犱ａ＝犱＋２犺ａ＝（狕＋２犺ａ）犿 犱ａ＝犱－２犺ａ＝（狕－２犺ａ）犿
齿根圆直径 犱ｆ 犱ｆ＝犱－２犺ｆ＝（狕－２犺ａ－２犮）犿犱ｆ＝犱＋２犺ｆ＝（狕＋２犺ａ＋２犮）犿
基圆直径 犱ｂ 犱ｂ＝犱ｃｏｓα＝犿狕ｃｏｓα
中心距 犪 犪＝犿（狕１＋狕２）／２
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４．３．３　标准齿条的特点
当标准齿轮的齿数趋于无穷多时，其分度圆、齿顶圆和齿根圆的半径也趋于无穷

大，分别演变为分度线、齿顶线和齿根线，且相互平行；此时，渐开线的基圆半径为无穷
大，渐开线演变为一条直线；渐开线齿廓演变成相互平行的斜直线，这样就形成了齿条，
如图４９所示。

图４９　齿条的各部分结构及符号

齿条具有如下特点：
（１）齿条的齿廓为直线，其上各点的压力角处处相等，且等于齿廓的倾角（称为齿

形角），其标准值为２０°。
（２）与齿顶线（或齿根线）平行的各条直线上齿距处处相等，其中，齿厚等于齿槽宽

的直线称为分度线，是计算齿条尺寸的基准线。
（３）分度线至齿顶线的高度为齿顶高，其值犺ａ＝犺ａ犿；分度线至齿根线的高度为齿

根高，其值犺ｆ＝（犺ａ＋犮）犿。

４．４　渐开线圆柱齿轮的啮合传动

４．４．１　正确啮合条件
齿轮的正确啮合条件，也称为齿轮的配对条件。为保证齿轮传动时各对轮齿之间

能平稳地传递运动和动力，在齿对交替过程中不发生分离和干涉，必须符合正确啮合
条件。

如图４１０所示，齿轮１、２分别为主动齿轮和从动齿轮。一对轮齿开始啮合时，主
动齿轮的齿根推动从动齿轮的齿顶，当前一对轮齿在啮合线上的犓点接触时，其后一
对轮齿应在啮合线上另一点犓′接触。由此，前一对轮齿分离时，后一对轮齿才能不中
断地接替完成传动。令犓１和犓′１表示齿轮１齿廓上的啮合点，犓２和犓′２表示齿轮２齿
廓上的啮合点，为保证齿廓啮合点均落在啮合线犖１犖２上，必须保证处于啮合线上相邻
两轮齿同侧齿廓之间的法向距离相等，即：

犓１犓′１＝犓２犓′２ （４８）
根据渐开线的性质，由齿轮２可得：犓２犓′２＝犖２犓′－犖２犓＝犖２︵犻－犖２︵犼＝犼︵犻＝犘犫２＝

π犿２ｃｏｓα２。
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图４１０　渐开线齿轮的正确啮合条件

同理，由齿轮１可行：犓１犓′１＝犘ｂ１＝π犿１ｃｏｓα１。
将其代入式（４８），可得到正确的啮合条件：π犿１ｃｏｓα１＝π犿２ｃｏｓα２。
由于齿轮的模数和压力角都已经标准化了，若上式成立，则有：

犿１＝犿２＝犿
α１＝α２＝｛ α （４９）

式（４９）表明，渐开线齿轮的正确啮合条件是：两齿轮的模数和压力角必须分别
相等。

这样，一对齿轮的传动比表示为：

犻＝ω１ω２＝
犱′２
犱′１＝

犱ｂ２
犱ｂ１＝

犱２
犱１＝

狕２
狕１ （４１０）

４．４．２　标准安装条件
一对相互啮合的齿轮传动时，为了在齿廓间能形成润滑油膜，避免因轮齿受力变

形、摩擦发热而膨胀所引起的挤轧现象，在齿廓间必须留有间隙加以补偿，此间隙称为
齿侧间隙。但齿侧间隙的存在却会造成齿间的冲击和噪音，影响齿轮传动的平稳性。
因此，这个齿侧间隙只能很小，通常由齿轮的公差来保证，所以标准安装的渐开线齿轮
应为无齿侧间隙啮合，即一个齿轮节圆上的齿厚与另一齿轮节圆上的齿槽宽相等。

由前述可知：标准齿轮分度圆上的齿厚与齿槽宽相等，且正确啮合的一对渐开线齿
轮的模数相等，所以：狊１＝犲１＝狊２＝犲２＝π犿２。若将一对标准齿轮安装成分度圆相切的状
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态，即分度圆与节圆重合，如图４１１（ａ）所示，就可以满足无齿侧间隙传动的条件。

图４１１　齿轮的标准安装与非标准安装条件

标准齿轮的这种安装称为标准安装，此时的中心距称为标准中心距，以犪表示，即：
犪＝狉′１＋狉′２＝狉１＋狉２＝犿２（狕１＋狕２） （４１１）

当一对轮齿啮合时，为了避免一个齿轮的齿顶端与另一齿轮的齿槽底相抵触，并能
有一定的空隙贮存润滑油，故使一个齿轮的齿顶圆与另一齿轮的齿根圆之间留有一定
的空隙，此空隙沿半径方向测量，称为顶隙，用犮表示。标准齿轮在标准安装时的顶隙犮
＝犺ｆ－犺ａ＝犮犿，此时顶隙为标准值。

齿轮在标准安装条件下，由于分度圆与节圆重合，因此，啮合角α′与分度圆上的压
力角α相等，都等于２０°。

需要说明的是：分度圆和压力角是单个齿轮所具有的特征，而节圆和啮合角是两个
齿轮相互啮合时才出现的。标准齿轮传动只有在分度圆和节圆重合时，压力角与啮合
角才相等，否则压力角与啮合角并不相等。

由于渐开线齿轮具有中心距可分性，所以齿轮安装的中心距可以不等于标准中心
距，这时称为非标准安装。外啮合齿轮的非标准安装如图４１１（ｂ）所示，其中的中心
距犪′有所加大。此时，节圆半径为：狉′１＝狉ｂ１ｃｏｓα′＝狉１

ｃｏｓα
ｃｏｓα′；狉′２＝

狉ｂ２
ｃｏｓα′＝狉２

ｃｏｓα
ｃｏｓα′，故中心

距犪′为：
犪′＝狉′１＋狉′２＝（狉１＋狉２）ｃｏｓαｃｏｓα′＝犪

ｃｏｓα
ｃｏｓα′ （４１２）

由式（４１２）和图４１１（ｂ）可分析外啮合非标准安装条件下某些参数的变化情
况：因犪′＞犪，故狉′１＞狉１，狉′２＞狉２，犮＞犮犿，有侧隙。但无论是标准安装还是非标准安装，
其传动比都为：犻＝ω１ω２＝

狉′２
狉′１＝

狉ｂ２
狉ｂ１＝

狉２
狉１＝

狕２
狕１＝常数。
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当齿轮与齿条进行标准安装时，齿条的节线与其分度线重合，此时为无侧隙啮合；
当齿轮与齿条进行非标准安装时，齿条的节线为其齿顶部平行于分度线的一条直线，此
时为有侧隙啮合。

４．４．３　连续传动条件
一对渐开线齿轮若需要连续不间断地传动，就要求前一对轮齿终止啮合前，后续的

一对轮齿必须进入啮合。一对渐开线齿轮的传动如图４１２所示。进入啮合时，主动
齿轮１的齿根推动从动齿轮的齿顶，起始点是从动齿轮２的齿顶圆与理论啮合线
犖１犖２的交点犅２，而这对轮齿退出啮合时的终止点是主动齿轮１的齿顶圆与犖１犖２的
交点犅１，犅１犅２为啮合点的实际轨迹，称为实际啮合线。

图４１２　齿轮连续传动条件

要想保证连续传动，必须在前一对轮齿转到犅１前的犓点（至少是犅１点）啮合时，
后一对齿已达犅２点进入啮合，即犅１犅２≥犅２犓。由渐开线特性可知：线段犅２犓等于渐
开线基圆齿距狆ｂ，由此可得连续传动条件：犅１犅２≥狆ｂ，故：

ε＝犅１犅２狆ｂ＞１ （４１３）
其中，ε称为齿轮的重合度，它表示同时参与啮合的轮齿的对数。由于制造和安装

的误差，为了保证齿轮的连续传动，重合度ε必须大于１，表明同时参与啮合的轮齿对
数多，齿轮传动平稳且每对轮齿所受的载荷较小，从而能提高齿轮的承载能力。

【例４１】　有三个正常齿制的渐开线标准直齿圆柱齿轮，其标准压力角α＝２０°。
若齿轮１：犿１＝３，狕１＝４０；齿轮２：犿２＝４，狕２＝２５；齿轮３：犿３＝５，狕３＝２０。请问：（１）齿
轮１和齿轮２相比，哪个齿廓较平直？（２）三个齿轮中，哪个齿轮的全齿高最大？
（３）哪个齿轮的尺寸最大？（４）齿轮２和齿轮３能正确啮合吗？
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解　（１）渐开线的形状取决于基圆的大小，基圆越大，渐开线就越平直。
犱ｂ１＝犱１ｃｏｓα＝犿１狕１ｃｏｓα＝３×４０×ｃｏｓ２０°＝１２０ｃｏｓ２０°
犱ｂ２＝犱２ｃｏｓα＝犿２狕２ｃｏｓα＝４×２５×ｃｏｓ２０°＝１００ｃｏｓ２０°

因为犱ｂ１＞犱ｂ２，所以齿轮１较为平直。
（２）全齿高犺＝犺ａ＋犺ｆ＝（２犺ａ＋犮）犿＝（２＋０．２５）犿。
由此可知：全齿高取决于齿轮的模数，因为齿轮３的模数最大，所以齿轮３的全齿

高最大。
（３）齿顶圆直径犱ａ＝犱＋２犺ａ＝（狕＋２犺ａ）犿

犱ａ１＝犱１＋２犺ａ＝（狕１＋２犺ａ）犿１＝（４０＋２）×３＝１２６ｍｍ
犱ａ２＝犱２＋２犺ａ＝（狕２＋２犺ａ）犿２＝（２５＋２）×４＝１０８ｍｍ
犱ａ３＝犱３＋２犺ａ＝（狕３＋２犺ａ）犿３＝（２０＋２）×５＝１１０ｍｍ

因为齿轮１的齿顶圆直径最大，所以齿轮１的尺寸最大。
（４）标准直齿圆柱齿轮的正确啮合条件是：两齿轮的模数和压力角必须分别相等。
由于齿轮２的模数犿２与齿轮３的模数犿３不等，因此，两齿轮无法正确啮合。

４．５　渐开线齿廓的加工方法及根切现象

４．５．１　渐开线齿廓的加工方法
渐开线齿廓的加工方法有铸造、热轧、冷冲压、粉末冶金和切削加工等，但最常见的

是切削加工法，从加工原理上可将切削加工法分为仿形法和范成法。
１．仿形法
使用渐开线齿槽形状的成形刀具切制渐开线齿廓的方法称为仿形法。
当进行单件或小批量生产时，对于加工精度要求不高的齿轮，可在万能铣床上使用

成形铣刀进行加工。成形铣刀分盘形铣刀和指状铣刀两种，如图４１３（ａ）和图４１３
（ｂ）所示。这两种铣刀的轴向剖面均做成与渐开线齿轮齿槽相同的尺寸和形状。加工
时，将齿轮毛坯夹持在铣床上，每切完一个齿槽，工件退出，使用分度头将齿坯转过２π狕
（狕为渐开线齿轮的齿数）再进刀，依次切出各轮齿的齿槽。

由于渐开线轮齿的形状是由模数、齿数、压力角三个参数决定的，为了减少标准铣
刀的种类，相对每一种模数、压力角，通常同一模数的成形铣刀只配备８把（铣削精密齿
轮时配备１５把），在允许的齿形误差范围内，可用同一把铣刀切制几个齿数相近的齿
轮。表４３给出了８把铣刀切制齿数范围：

表４３　齿轮铣刀的刀号及对应或加工的齿数范围
刀号 １ ２ ３ ４ ５ ６ ７ ８

加工的齿数范围１２～１３１４～１６１７～２０２１～２５２６～３４３５～５４５５～１３４≥１３５
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图４１３　运用仿形法加工渐开线齿廓

　　仿形法加工渐开线齿廓，无需专用机床，但齿形误差及分齿误差都较大，一般只能
加工９级以下精度的齿轮。
２．范成法
范成法是一种利用一对齿轮（或齿轮与齿条）互相啮合时其共轭齿廓互为包络线的

原理，加工时，把其中一个齿轮（或齿条）当作刀具，而另一个当作毛坯，并使二者按一定
的传动比关系发生相对转动（称为范成运动），就可以切制出与刀具轮廓共轭的渐开线
齿廓。使用范成法切制齿轮的方法主要有插齿和滚齿。

如图４１４所示，齿轮插刀相当于一个淬硬的齿轮，但在齿部开出了前、后角，并具
有刀刃，其模数和压力角与被加工齿轮完全相同。插齿时，齿轮插刀沿齿坯轴线做上下
往复切削运动，同时刀具的转速与齿轮毛坯的转速保持一对渐开线齿轮啮合的运动关
系：犻＝狀刀具狀毛坯＝

狕毛坯
狕刀具。其中，狕刀具为刀具的齿数，狕毛坯为被切齿轮的齿数。

同时，为了切制出轮齿的高度，齿轮插刀还需向齿轮毛坯的中心移动，即进给运动；
此外，为了防止在范成运动中，齿轮插刀损伤已经切好的齿廓，齿轮毛坯还需做相应的
让刀运动。由此，在相对转动的过程中，就能加工出具有与齿轮插刀相同模数和压力角
并具有一定齿数的渐开线齿轮。

图４１４　齿轮插刀插齿
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如图４１５所示，齿条插刀的形状如同齿条，其切齿过程与齿轮齿条的啮合过程基
本一致。当齿轮毛坯转动时，齿条插刀移动的速度与被加工齿轮分度圆的圆周速度相
等；与此同时，齿条插刀沿齿轮毛坯的齿宽方向做往复切削运动。

图４１５　齿条插刀插齿

齿轮插刀和齿条插刀都只能间断地进行插齿，生产效率较低。目前，广泛采用的齿
轮滚刀，能实现连续的切削，生产效率较高。

如图４１６所示，齿轮滚刀具有螺旋状的切削刃，并沿纵线开出沟槽，其轴向剖面
形同齿条，当齿轮滚刀绕其轴线回转时，就相当于一把无限长的假想齿条连续向前移
动。齿轮滚刀每转一圈，齿条移动狕刀具个齿（狕刀具为滚刀头数），此时齿坯被强迫转过相
应的狕刀具个齿。只要控制好相对滚动的关系，滚刀在齿轮毛坯上就要包络切出渐开线
齿形。

图４１６　齿条插刀滚齿

齿轮滚刀除旋转外，还沿齿轮毛坯的轴向缓慢移动以切出全齿宽。滚刀的转速
狀刀具与工件转速狀工件之间的关系应为：狀刀具狀毛坯＝

狕毛坯
狕刀具。

利用范成法进行齿廓的加工的特点是：一把刀具可加工同模数、同压力角的各种齿
数的齿轮，而齿轮齿数的控制是依靠机床传动链来严格保证刀具与齿轮毛坯间的相对
运动关系。插齿和滚齿可加工７～８级精度的齿轮，是目前轮齿齿廓加工的主要方法。

—３８—

第４章　齿轮机构及其设计



４．５．２　根切现象与变位齿轮
１．运用范成法加工齿廓时的根切现象
运用范成法加工齿廓时，若齿轮的齿数过少，刀具将与渐开线齿廓发生干涉，刀具

的齿顶将被加工齿轮齿根的渐开线齿廓切去一部分，如图４１７（ａ）所示，这就是根切
现象。根切将导致齿根部变薄，降低了齿根的弯曲强度，破坏了渐开线齿廓的完整性，
使重合度减小，降低了传动的平稳性，致使齿轮无法正常工作，应当力求避免。

图４１７　根切现象及切齿干涉的参数关系

研究表明：运用范成法加工齿廓时，当刀具的齿顶线超过了啮合线与被切齿轮基圆
的切点犖１时，就会产生根切。要想避免根切，就必须使刀具的顶线不超过犖１点。如
图４１７（ｂ）所示，当使用标准齿条插刀切制标准齿轮时，刀具的分度线应与被切齿轮
的分度圆相切。此时，应满足犖１犆≤犆犅２，由图中的几何关系可知：犖１犆＝狉ｓｉｎα＝
狕犿
２ｓｉｎα，犆犅２＝

犺ａ
犿，所以：

狕ｍｉｎ＝２犺

ａ

ｓｉｎ２α （４１４）
式（４１４）中，狕ｍｉｎ为不发生根切的最少齿数，由此表明：产生根切与被加工齿轮的

齿数有关，在设计齿轮传动时，应考虑这一因素。当α＝２０°，犺犪＝１时，狕ｍｉｎ＝１７；若采用
非标准的短齿制，α＝２０°，犺ａ＝０．８时，狕ｍｉｎ＝１４。
２．变位齿轮
当被加工齿轮齿数小于狕ｍｉｎ时，为避免根切，可采用将刀具移离齿轮毛坯，使刀具

的齿顶线低于极限啮合点犖１的办法来切齿。这种改变刀具与齿坯位置的切齿方法称
作变位加工。刀具中线（或分度线）相对齿轮毛坯移动的距离称为变位量（或移距）犡，
常用狓犿表示，狓称为变位系数。刀具远离齿轮毛坯称正变位（狓＞０），刀具靠近齿轮毛
坯称负变位（狓＜０）。
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　　如图４１８所示，采用变位加工切制的齿轮称为变位齿轮，与标准齿轮相比，正变
位齿轮的分度圆齿厚和齿根圆齿厚增大，轮齿强度增大；负变位齿轮的齿厚变化与之相
反，轮齿强度减弱。

图４１８　变位齿轮与标准齿轮的对比

变位系数选择与齿数有关，当α＝２０°，犺ａ＝１时，狕ｍｉｎ＝１７，狓ｍｉｎ＝１７－狕１７。
按照一对齿轮的变位系数之和∑狓＝狓１＋狓２的取值情况不同，可将变位齿轮传

动分为三种基本类型。
（１）零传动。若一对齿轮的变位系数之和为零（狓１＋狓２＝０），则称为零传动。零传

动又可分为两种情况：一种是两齿轮的变位系数都等于零（狓１＝狓２＝０）。这种齿轮传动
就是标准齿轮传动，为了避免根切，两轮齿数均需大于狕ｍｉｎ；另一种是两轮的变位系数
绝对值相等，即狓１＝－狓２。这种齿轮传动称为等变位齿轮传动，采用等变位必须满足
齿数和条件，即狕１＋狕２≥２狕ｍｉｎ。等变位可以在不改变中心距的前提下，合理协调大小齿
轮的强度，有利于提高传动的工作寿命。等变位齿轮的缺点是：必须成对地设计、制造
和使用，小齿轮为正变位，齿顶易变尖，重合度略有减小。

（２）正传动。若一对齿轮的变位系数之和大于零（狓１＋狓２＞０），则这种传动称为正
传动。因为正传动时实际中心距犪′＞犪，因而啮合角α′＞α，因此，也称为正角度变位。
正角度变位有利于提高齿轮传动的强度，但使重合度略有减小。

（３）负传动。若一对齿轮的变位系数之和小于零（狓１＋狓２＜０），则这种传动称为负
传动。负传动时实际中心距犪′＜犪，因而啮合角α′＜α，因此，也称为负角度变位。负角
度变位使齿轮传动强度削弱，只用于安装中心距要求小于标准中心距的场合。为了避
免根切，其齿数和条件为：狕１＋狕２≥２狕ｍｉｎ。

【例４２】　已知被加工的直齿圆柱齿轮毛坯的转动角速度ω＝１ｒａｄ／ｓ，齿条刀具
的移动线速度狏刀＝６０ｍｍ／ｓ，其模数犿刀＝４ｍｍ，刀具的分度线与齿轮毛坯轴心的距
离犪＝５８ｍｍ。请问：（１）被加工齿轮的齿数是多少？（２）这样加工出来的齿轮是标准
齿轮，还是变位齿轮？若为变位齿轮，是正变位，还是负变位？其变位系数狓是多少？

解　（１）采用齿条刀具加工直齿圆柱齿轮时，其移动的线速度ω狉与被加工齿轮在
分度圆上的圆周速度相等，被加工齿轮的模数与刀具的模数相等。

狏刀＝ω狉＝ω犿刀狕
２，即：狕＝２狏刀ω犿刀＝

２×６０
１×４＝３０
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所以被加工齿轮的齿数为３０。
（２）当采用范成法加工齿轮时，若刀具的分度线与被切制齿轮的分度圆相切，则切

出来的齿轮为标准齿轮。以切制标准齿轮为基准，若刀具远离齿轮毛坯中心，切制出来
的齿轮为正变位齿轮，反之，为负变位齿轮。

狉＝１２犿狕＝
１
２×４×３０＝６０ｍｍ＞５８ｍｍ

所以加工出来的齿轮为负变位齿轮。
由于犪－狉＝狓犿，所以狓＝犪－狉犿＝５８－６０４＝－０．５

所以变位系数狓＝－０．５。

４．６　其他齿轮传动机构

４．６．１　斜齿轮传动
如图４１９（ａ）所示，直齿圆柱齿轮的齿廓实际上是由与基圆柱相切做纯滚动的发

生面犛上一条与基圆柱轴线平行的任意直线犓犓′展成的渐开线曲面。当一对直齿圆
柱齿轮进入啮合时，轮齿的接触线是与轴线平行的直线，如图４１９（ｂ）所示，轮齿沿整
个齿宽突然同时进入啮合和退出啮合，载荷也是突然增加和突然减少的，所以容易引起
冲击、振动和噪声，传动平稳性差。

图４１９　直齿轮和斜齿轮齿面形成及接触情况的对比

斜齿轮齿廓的形成原理和直齿轮类似，唯一不同的是形成渐开线齿面的直线犓犓′
与基圆柱的轴线偏斜了一个角度βｂ（如图４１９（ｃ）），犓犓′展成斜齿轮的齿廓曲面，实
际上是渐开线螺旋面。该曲面与任意一个以齿轮轴为轴线的圆柱面的交线都是螺旋
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线。由斜齿轮齿面的形成原理可知，在端平面上，斜齿轮与直齿轮一样具有准确的渐开
线齿形。如图４１９（ｄ）所示，斜齿轮啮合传动时，齿面接触线的长度随啮合位置的不
同而变化，开始时接触线长度由短变长，然后由长变短，直至脱离啮合。此时，轮齿的接
触线是倾斜的，同时参加啮合的齿数比直齿轮多，重合度比直齿轮大，因此，斜齿轮机构
比直齿轮机构传动平稳性好，承载能力较大，适用于高速、重载的传动。
１．斜齿轮的主要参数和几何尺寸
与直齿轮不同，斜齿轮的齿向倾斜，如图４２０所示，虽然端面（垂直于齿轮轴线的

平面）齿形与直齿轮相同，但斜齿轮切制时刀具是沿螺旋线方向切齿的，其法向（垂直于
轮齿螺旋线方向的平面）齿形是与刀具标准齿形相一致的渐开线标准齿形。

图４２０　斜齿圆柱齿轮分度圆柱面展开图

因此，对斜齿轮来说，存在法向参数和端面参数两种表征齿形的参数，这两种参数
分别用下标“ｎ”和“ｔ”来区分，两者之间因为螺旋角β（分度圆上的螺旋角）而存在确定
的几何关系。

（１）法向模数犿ｎ和端面模数犿ｔ。由图４２０可知：犘ｎ＝犘ｔｃｏｓβ
由于法向模数犿ｎ＝犘ｎπ，端面模数犿ｔ＝

犘ｔ
π，所以

犿ｎ＝犿ｔｃｏｓβ （４１５）
（２）法向压力角αｎ和端面压力角αｔ。由图４２１可知：

ｔａｎαｎ＝ｔａｎαｔｃｏｓβ （４１６）

图４２１　斜齿圆柱齿轮的压力角 —７８—
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（３）齿顶高系数和顶隙系数。无论从法向还是端面来看，斜齿轮的齿顶高和齿根
高都是相同的，犺ａｎ犿ｎ＝犺ａｔ犿ｔ，犮ｎ犿ｎ＝犮ｔ犿ｔ，所以：

犺ａｔ＝犺ａｎｃｏｓβ
犮ｔ＝犮ｎｃｏｓ烅烄烆 β

（４１７）
（４）螺旋角β。如图４２０所示，斜齿轮分度圆柱上的螺旋角β（简称螺旋角）表示

轮齿的倾斜程度。β越大，则轮齿越倾斜，传动的平稳性越好，但轴向力越大，通常在设
计时取β＝８°～２０°。

斜齿轮的轮齿旋向可分为左旋和右旋，如图４２２所示。人字齿轮可以看成是两
个相反旋向的斜齿轮的组合，其轴向力相互抵消，因此，螺旋角可取２５°～４５°。

图４２２　斜齿轮的旋向

制造斜齿轮时，常用仿形铣刀或滚齿刀来切削。这些刀具在切制时是沿着螺旋齿
间的方向进给的。由于刀具齿形的法向参数为标准值，所以斜齿轮的法向参数也应取
标准值，在设计、制造和测量中，均以法向为基准。不过在计算斜齿轮的端面尺寸（如分
度圆直径犱、中心距犪等）时，则应按端面模数及端面压力角来计算。

斜齿轮的参数及几何尺寸计算公式见表４４所示：
表４４　渐开线标准斜齿圆柱齿轮几何参数的计算公式

名称 符号 计算公式
外齿轮 内齿轮

端面模数 犿ｔ 犿ｔ＝犿ｎｃｏｓβ，犿ｎ为标准值
螺旋角 β 一般取β＝８°～２０°
齿顶高 犺ａ 犺ａ＝犺ａｎ犿ｎ
齿根高 犺ｆ 犺ｆ＝犺ａ＋犮＝（犺ａｎ＋犮狀）犿ｎ
全齿高 犺 犺＝犺ａ＋犺ｆ＝（２犺ａｎ＋犮ｎ）犿ｎ
顶隙 犮 犮＝犮ｎ犿ｎ

分度圆直径 犱 犱＝犿ｔ狕＝犿ｎ狕ｃｏｓβ
齿顶圆直径 犱ａ 犱ａ＝犱＋２犺ａ＝狕

ｃｏｓβ＋２犺
（ ）ａｎ犿ｎ 犱ａ＝犱－２犺ａ＝狕

ｃｏｓβ－２犺
（ ）ａｎ犿ｎ

齿根圆直径 犱ｆ 犱ｆ＝犱－２犺ｆ＝狕
ｃｏｓβ－２犺


ａｎ－２犮（ ）ｎ犿ｎ犱ｆ＝犱＋２犺ｆ＝狕

ｃｏｓβ＋２犺

ａｎ＋２犮（ ）狀犿ｎ

基圆直径 犱ｂ 犱ｂ＝犱ｃｏｓαｔ＝犿ｎ狕ｃｏｓβｃｏｓαｔ
中心距 犪 犪＝犿ｎ（狕１＋狕２）２ｃｏｓβ
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２．斜齿轮传动的正确啮合条件
平行轴斜齿轮在端面内的啮合相当于直齿圆柱齿轮的啮合，所以可以确定：端面上

两齿轮的模数和压力角分别相等，法向上两齿轮的模数和压力角也分别相等。此外，斜
齿轮传动螺旋角还必须匹配，外啮合时斜齿轮的螺旋角大小相等、方向相反，而内啮合
时方向相同，即β１＝±β２（“－”用于外啮合；“＋”用于内啮合）。

因此，斜齿轮传动的正确啮合条件为：
犿ｎ１＝犿ｎ２
αｎ１＝αｎ２
β１＝±β
烅
烄

烆 ２

或
犿ｔ１＝犿ｔ２
αｔ１＝αｔ２
β１＝±β
烅
烄

烆 ２

（４１８）

３．斜齿轮传动的重合度
如图４２３所示，由于螺旋齿面的原因，斜齿轮的一个轮齿从开始进入啮合到完全

退出啮合，实际的啮合区比直齿轮的啮合区大Δ犔＝犫ｔａｎβｂ。因此，斜齿轮传动的重合
度大于与斜齿轮端面齿廓相同的直齿轮传动的重合度，而且斜齿轮的重合度随齿宽和
螺旋角的增大而增大，这就是斜齿轮传动平稳、承载能力高的主要原因之一。

图４２３　斜齿轮传动的重合度
　　

图４２４　斜齿轮的当量齿数

４．斜齿轮传动的当量齿轮和当量齿数
采用仿形法切制斜齿轮时，盘状铣刀是沿螺旋线方向进行切削的，此时，刀具需按

斜齿轮的法向齿形来选择。如图４２４所示，用法向截面将斜齿轮的分度圆柱剖开，得
到一个椭圆截面，将椭圆的短半轴顶点犆点附近的齿形作为近似的斜齿轮法向齿形，
该法向齿形的参数犿ｎ、αｎ均为标准值。以犆点曲率半径ρｃ作为这一齿形的分度圆半
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径，由此得到一个虚拟的直齿轮，称为当量齿轮。当量齿数狕ｖ由下式求得：

狕ｖ＝狕
ｃｏｓ３β （４１９）

由式（４１９）可知，标准斜齿轮不发生根切的最少齿数狕ｍｉｎ：
狕ｍｉｎ＝狕ｖｍｉｎｃｏｓ３β＝１７ｃｏｓ３β （４２０）

５．平行轴斜齿轮传动的优缺点
与直齿齿轮相比，斜齿轮传动具有以下优点：
（１）斜齿轮的齿廓接触线是斜直线，轮齿是逐渐进入和脱离啮合的，故工作平稳，

冲击和噪声小，适用于高速传动。
（２）重合度较大，并随齿宽和螺旋角的增大而增大，有利于提高承载能力和传动的

平稳性，可适用于高速传动的场合。
（３）斜齿轮不发生根切的最少齿数小于直齿轮，所以在同样条件下，斜齿轮的齿数

可取得较少，从而使机构的尺寸较小，结构较为紧凑。
斜齿轮的主要缺点是轮齿的齿面受法向力作用时，会产生轴向分力（如图４２５

（ａ）所示），需要安装推力轴承，从而使结构复杂化。为了克服这一缺点，可以采用人字
齿轮，人字齿轮的齿向左右对称，产生的轴向力可以相互抵消（如图４２５（ｂ）所示），但
人字齿轮制造比较困难。

图４２５　斜齿轮上的轴向力

【例４３】　有一对外啮合的圆柱齿轮，已知狕１＝２０，狕２＝２５，犿ｎ＝２，实际中心距
犪＝４７ｍｍ。请问：（１）该对齿轮能否采用标准直齿圆柱齿轮传动？（２）若采用标准斜
齿圆柱齿轮传动来满足中心距的要求，其分度圆螺旋角β、分度圆直径犱１和犱２、节圆直
径犱′１和犱′２分别为多少？

解　（１）若采用标准直齿齿轮传动，其中心距
犪＝犿（狕１＋狕２）／２＝２×（２０＋２５）／２＝４５ｍｍ

由于实际中心距为４７ｍｍ，说明此时齿轮传动有齿侧间隙，会产生振动和噪音，传
动不平稳，所以不能采用标准直齿圆柱齿轮传动。
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（２）若采用标准斜齿圆柱齿轮传动，则：
犪＝犿ｎ（狕１＋狕２）／２ｃｏｓβ＝２×（２０＋２５）／（２×ｃｏｓβ）＝４７，ｃｏｓβ＝０．９５７

所以β＝１６．７７°
分度圆直径　犱１＝犿ｔ狕１＝犿ｎ狕１ｃｏｓβ＝２×２０×

４７
４５＝４１．７８ｍｍ

犱２＝犿ｔ狕２＝犿ｎ狕２ｃｏｓβ＝２×２５×
４７
４５＝５２．２２ｍｍ

由于是标准传动，所以节圆直径就等于分度圆直径。
节圆直径　犱′１＝犱１＝４１．７８ｍｍ

犱′２＝犱２＝５２．２２ｍｍ

４．６．２　锥齿轮传动
锥齿轮机构主要用来传递两相交轴之间的运动和动力，通常情况下，两轴间夹角

Σ＝９０°。一对锥齿轮的传动相当于一对节圆锥的纯滚动，此时，两节圆锥的锥顶必须重
合、锥距必须相等，才能保证两节圆锥的传动比保持一致。这样就增加了制造和安装的
困难，并降低了锥齿轮传动的精度和承载能力，因此，锥齿轮传动一般只能应用于轻载
和低速的场合。锥齿轮的轮齿有直齿、斜齿及曲齿等多种形式，由于直齿锥齿轮的设
计、制造和安装均较为简便，应用最为广泛，所以本章仅讨论直齿圆锥齿轮。

如图４２６所示，锥齿轮的轮齿分布在节圆锥的锥面上，与圆柱齿轮相对应，锥齿
轮有分度圆锥、基圆锥、齿顶圆锥和齿根圆锥等。其轮齿从大端到小端逐步收缩，大端
尺寸较大，计算和测量的相对误差较小，且便于确定齿轮机构的外廓尺寸，所以取大端
参数为标准值。

图４２６　锥齿轮传动

１．直齿锥齿轮齿廓曲面的形成
直齿锥齿轮的齿廓曲线是一条空间球面渐开线，其形成过程与圆柱齿轮基本类似。

不同的是，锥齿轮的齿面是发生面在基圆锥上做纯滚动时，其上直线犓犓′所展开的渐
开线曲面犃犃′犓′犓，如图４２７所示，因直线上任一点在空间所形成的渐开线距锥顶的
距离不变，故称为球面渐开线，由于球面无法展开成平面，使得锥齿轮的设计和制造存
在很大的困难，所以实际上锥齿轮是采用近似的方法来进行设计和制造的。
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图４２７　锥齿轮齿廓曲面的形成

２．直齿锥齿轮的背锥与当量齿数
图４２８所示为一具有球面渐开线齿廓的直齿锥齿轮，过分度圆锥上的点犃作球

面的切线犃犗１，与分度圆锥的轴线交于犗１点。以犗犗１为轴，犗１犃为母线作一圆锥体，
此圆锥称为背锥，背锥的母线与分度圆锥上切点的交点犪′、犫′与球面渐开线上的犪、犫点
非常接近，即背锥上的齿廓曲线和齿轮的球面渐开线非常接近，由于背锥可展成平面，
故可将上面的平面渐开线齿廓代替直齿锥齿轮的球面渐开线。

图４２８　背锥

将展开背锥所形成的扇形齿轮（如图４２９），补足成完整的齿轮，即为直齿锥齿轮
的当量齿轮，当量齿轮的齿数称为当量齿数，即：

狕ｖ１＝狕１
ｃｏｓδ１；狕ｖ２＝

狕２
ｃｏｓδ２ （４２１）

式（４２１）中，狕１、狕２分别为两直齿锥齿轮的实际齿数，δ１、δ２分别为两直齿锥齿轮
的分锥角。选择齿轮模数铣刀的刀号、进行轮齿弯曲强度计算及确定不产生根切的最
少齿数时，都是以狕ｖ为依据的。
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图４２９　锥齿轮的当量齿数

３．直齿锥齿轮的啮合传动
直齿锥齿轮的轮齿是均匀分布在锥面上的，它的齿形一端大，另一端小，为了测量

和计算方便，锥齿轮的参数和尺寸均以大端为标准，即规定锥齿轮的大端模数为标准
值、压力角α＝２０°、齿顶高系数犺ａ＝１和顶隙系数犮＝０．２。

因为一对直齿锥齿轮的啮合相当于一对当量圆柱齿轮的啮合，所以其正确啮合条
件为两个当量圆柱齿轮的模数和压力角分别相等，亦即两个锥齿轮大端的模数和压力
角分别相等，且两锥齿轮的外锥距也必须相等。

如图４３０所示，一对正确安装的标准直齿锥齿轮啮合时，两锥齿轮的分度圆直径
分别为犱１＝２犚ｓｉｎδ１，犱２＝２犚ｓｉｎδ２，所以锥齿轮传动的传动比为：

犻＝ω１ω２＝
狕２
狕１＝

犱２
犱１＝

ｓｉｎδ２
ｓｉｎδ１ （４２２）

图４３０　Σ＝９０°的标准直齿锥齿轮
—３９—
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式（４２２）中，δ１、δ２分别为两直齿锥齿轮的分锥角。
当两轴间的夹角Σ＝９０°时，其传动比为：

犻＝ω１ω２＝
狕２
狕１＝

犱２
犱１＝

ｓｉｎδ２
ｓｉｎδ１＝ｃｏｔδ１＝ｔａｎδ２ （４２３）

４．直齿锥齿轮的几何尺寸
直齿锥齿轮的几何尺寸计算见表４５所示：

表４５　∑＝９０°标准直齿锥齿轮几何尺寸计算公式
名　称 符　号 计算公式

分度圆锥角 δ δ２＝ａｒｃｔａｎ（狕２／狕１），δ１＝９０°－δ２
分度圆直径 犱 犱＝犿狕
锥距 犚 犚＝犿狕２ｓｉｎδ＝

犿
２狕２１＋狕槡 ２

２

齿宽 犫 犫≤犚／３
齿顶圆直径 犱ａ 犱ａ＝犱＋２犺ａｃｏｓδ＝犿（狕＋２犺ａｃｏｓδ）

齿根圆直径 犱ｆ 犱ｆ＝犱－２犺ｆｃｏｓδ＝犿［狕－（２犺ａ＋犮）ｃｏｓδ］

顶圆锥角 δａ δａ＝δ＋θａ＝δ＋ａｒｃｔａｎ（犺ａ犿／犚）

根圆锥角 δｆ δｆ＝δ－θｆ＝δ－ａｒｃｔａｎ［（犺ａ＋犮）犿／犚］

４．６．３　蜗杆传动
如图４３１（ａ）所示，蜗杆传动机构主要由蜗杆和蜗轮组成，主要用于传递空间交

错的两轴之间的运动和动力，通常情况下，轴间交角为９０°。一般情况下，蜗杆为主动
件，蜗轮为从动件。采用蜗杆机构，可以实现小空间内、大传动比的交错轴之间的运动
转换，广泛应用于机床、汽车、仪器、起重运输机械、冶金机械以及其他机械制造工业中，
其最大传动功率可达７５０ｋＷ，但通常用在５０ｋＷ以下。

图４３１　蜗杆机构的类型
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１．蜗杆传动的类型及其特点
蜗杆传动按照蜗杆的形状不同，可分为圆柱面蜗杆传动（如图４３１（ａ））、圆弧面

蜗杆传动（如图４３１（ｂ））和锥面蜗杆传动（如图４３１（ｃ））。
圆柱面蜗杆传动又可按螺旋面的形状，分为阿基米德蜗杆传动（犣犃蜗杆）和渐开

线蜗杆传动（犣犐蜗杆）等，其中阿基米德蜗杆（如图４３２）由于加工方便，应用最为
便利。

图４３２　阿基米德蜗杆

阿基米德蜗杆的端面齿廓为阿基米德螺旋线，轴向齿廓为直线，加工方法与普通梯
形螺纹相似。阿基米德蜗杆较容易车削，但难以磨削，不易得到较高精度。

渐开线蜗杆的端面齿廓为渐开线，渐开线蜗杆可以用滚齿刀进行加工，并可在专用
机床上磨削，制造精度较高，利于成批生产，适用于功率较大的高速传动。

蜗杆传动的特点主要包括以下几点：
（１）传动比大。单头蜗杆传动在传递动力时，传动比犻＝５～８０（常用的范围是犻＝

１５～５０）；在分度机构或手动机构传动时，犻可达３００；只传递运动时，犻可达１０００，与齿
轮传动相比，传动比大，零件数目少，结构紧凑。

（２）传动平稳。因为蜗杆的齿廓是一条连续的螺旋线，蜗杆与蜗轮的轮齿是逐渐
进入啮合，又逐渐退出啮合，同时啮合的齿对较多，因此，传动平稳，噪声较小。

（３）具有自锁性。当蜗杆的导程角小于轮齿间的当量摩擦角时，可实现自锁。即
蜗杆能带动蜗轮旋转，但蜗轮不能带动蜗杆。

（４）传动效率低。蜗杆传动与螺旋齿轮传动类似，在啮合处有相对滑动。当滑动
速度很大，冷却或润滑条件恶劣时，齿面摩擦严重，故在制造精度和传动比相同的条件
下，蜗杆传动的效率比齿轮传动低，一般只有７０％～８０％。具有自锁功能的蜗杆机构，
效率则一般不大于５０％。

（５）制造成本高。为了降低摩擦，减小磨损，提高齿面抗胶合能力，蜗轮齿圈通常
采用铜合金制造，成本相对较高。
２．蜗杆传动的主要参数
将通过蜗杆轴线并与蜗轮轴线垂直的平面定义为中间平面，如图４３３所示。在

此平面内，蜗杆传动相当于齿轮齿条传动，因此，这个面内的参数均为标准值，计算公式
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与圆柱齿轮相同。

图４３３　蜗杆传动的主要参数

（１）蜗杆头数狕１和蜗轮齿数狕２。蜗杆类似于螺纹，其头数狕１（相当于螺纹的线数）
一般取１、２、４，头数增大时，可提高传动效率，但加工制造困难；蜗轮类似于斜齿轮，有
螺旋角，其齿数一般取狕２＝２８～８０。若狕２＜２８，传动的平稳性会下降，且易产生根切；
反之若狕２过大，蜗轮的直径犱２增大，与之相应的蜗杆长度增加、刚度降低，从而影响啮
合的精度。

（２）传动比犻。当蜗杆转过狀１转时，在轴向推进狀１个导程，其大小为狀１狕１犘（犘为
齿距）；与此同时，蜗轮将被推动在分度圆弧上转过相同的距离，所以蜗轮相应转过的转
数为狀２＝狀１狕１犘狕１犘，因此，传动比为：

犻＝狀１狀２＝
狕２
狕１ （４２４）

（３）模数犿和压力角α。与齿轮传动类似，蜗杆传动的几何尺寸也以模数为主要
计算参数，蜗杆和蜗轮啮合时，在中间平面上，蜗杆的轴向模数和压力角应与蜗轮的端
面模数和压力角分别相等，即：

犿狓１＝犿ｔ２＝犿
α狓１＝αｔ２＝｛ α （４２５）

圆柱面蜗杆的轴向压力角为标准值（α狓１＝２０°），其轴向模数犿狓１也为标准值，与切
制的刀具相对应。阿基米德蜗杆（犣犃蜗杆）以轴向压力角为标准值，渐开线蜗杆（犣犐
蜗杆）取法向压力角为标准值，二者之间的关系为：ｔａｎα狓＝ｔａｎα狀ｃｏｓγ（其中γ为蜗杆的导程
角）。

（４）蜗杆分度圆直径犱１和蜗杆直径系数狇。在蜗杆传动过程中，为了保证蜗杆与
配对的蜗轮能够正确啮合，常用与蜗杆具有相同尺寸的滚齿刀，因此，加工不同尺寸的
蜗轮，就需要不同的滚齿刀。为了限制滚齿刀的数量，ＧＢ１００８８—２０１８《圆柱蜗杆模数
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和直径》规定将蜗杆的分度圆直径犱１进行标准化，且与其模数相匹配，令：

狇＝犱１犿 （４２６）
式（４２６）中，狇称为蜗杆的直径系数。
由此，常用的模数、分度圆直径和直径系数均已标准化，当蜗杆的模数一定时，直径

系数狇增大，则蜗杆的分度圆直径犱１增大、刚度提高。因此，为保证蜗杆有足够的刚
度，小模数蜗杆的直径系数狇值一般较大。

（５）蜗杆导程角γ。当蜗杆的直径系数狇和头数狕１选定以后，蜗杆分度圆上的导
程角γ也就确定了，由图４３４可知：

ｔａｎγ＝犘狕π犱１＝
狕１犘狓
π犱１＝

狕１犿
犱１＝

狕１
狇 （４２７）

式（４２７）中犘狕为蜗杆导程，犘狓为蜗杆的轴向齿距。

图４３４　蜗杆的导程与导程角

由式（４２７）可知，蜗杆的直径系数狇越小，导程角γ越大，传动效率也越高，但蜗
杆的刚度和强度将减弱。通常情况下，蜗杆导程角γ＝３．５°～２７°，导程角在３．５°～４．５°
范围内的蜗杆可实现自锁。

在两轴交错且轴间交角为９０°的蜗杆传动中，蜗杆在分度圆柱上的导程角γ应等于
蜗轮的螺旋角β，且两者的旋向必须相同。由此，标准圆柱面蜗杆机构的正确啮合条
件为：

犿狓１＝犿ｔ２＝犿
α狓１＝αｔ２＝α
γ＝
烅
烄

烆β
（４２８）

（６）蜗杆中心距犪。当蜗杆的节圆与分度圆重合时，称为标准蜗杆传动，其中心距
为犪：

犪＝１２犱１＋犱（ ）２＝１２犿（狇＋狕２） （４２９）
标准圆柱面蜗杆的几何尺寸计算公式见表４６所示：
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表４６　标准普通圆柱面蜗杆传动的几何尺寸计算公式

名　称
计算公式

蜗杆 蜗轮
齿顶高 犺ａ＝犿 犺ａ＝犿
齿根高 犺ｆ＝１．２犿 犺ｆ＝１．２犿

分度圆直径 犱１＝犿狇 犱２＝犿狕２
齿顶圆直径 犱ａ１＝犿（狇＋２） 犱ａ２＝犿（狕２＋２）
齿根圆直径 犱ｆ１＝犿（狇－２．４） 犱ｆ２＝犿（狕２－２．４）
顶隙 犮＝０．２犿

蜗杆轴向齿距
蜗轮端面齿距 狆＝犿π

蜗杆分度圆柱的导程角 ｔａｎγ＝狕１狇

蜗轮分度圆上轮齿的螺旋角 β＝λ

中心距 犪＝犿（狇＋狕２）／２

　　【例４４】　在蜗杆传动的系统中，已知蜗杆的头数狕１＝２，分度圆直径犱１＝
４０ｍｍ，模数犿＝４ｍｍ，蜗轮的齿数狕２＝３９。试计算蜗杆的直径系数狇、导程角γ以及
蜗杆传动的中心距犪。

解　（１）蜗杆的直径系数狇
狇＝犱１犿＝

４０
４＝１０

（２）导程角γ
由式（４２７）得：ｔａｎγ＝狕１狇＝

２
１０＝０．２，γ＝１１．３°

（３）蜗杆传动的中心距犪
由式（４２９）得：犪＝犿（狇＋狕２）／２＝４×（１０＋３９）／２＝９８ｍｍ

４．７　齿轮的传动及其力学分析

大多数齿轮传动不仅用来传递运动，还可以传递动力。因此，齿轮传动不仅要求运
转平稳，还必须具备足够的承载能力。

４．７．１　齿轮传动的失效分析及其设计准则
齿轮传动的失效主要是指轮齿的失效，包括：轮齿折断、齿面点蚀、齿面磨损、齿面

胶合以及塑性变形等。轮齿的失效形式与齿轮传动的工作情况、载荷大小、工作转速及
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齿面硬度有关。在齿轮传动设计中，可以按工作条件或齿面硬度将齿轮传动分成不同
的类型。

齿轮传动的工作情况一般分为闭式传动和开式传动两种，闭式传动是指将传动齿
轮安装在润滑和密封条件良好的箱体内的传动，重要的传动都采用闭式传动；开式传动
是指将传动齿轮暴露在外或只有简单的遮盖，此时无法保证良好的润滑，且易落入灰尘
和其他杂质，故齿面易磨损，只能应用于简单的机械设备及低速的场合。

根据齿面硬度，齿轮传动可分为软齿面传动（≤３５０ＨＢＷ）和硬齿面传动（＞３５０
ＨＢＷ）。前者在重载、高速时易发生胶合，低速时则产生塑性变形；后者重载时易发生
轮齿折断，高速、中小载荷时易发生疲劳点蚀。
１．轮齿折断
如图４３５（ａ）所示，轮齿折断通常发生在齿根处，齿轮的一个或多个齿的整体或局部

发生断裂。轮齿折断发生的原因包括：轮齿受到交变弯曲应力的作用，齿根处应力最大且
存在应力集中现象，当弯曲应力超过允许限度时，就会发生疲劳折断；对于用脆性材料制
成的齿轮，可因短时严重过载或受到巨大冲击而导致发生突然折断，称为过载折断。

轮齿折断主要发生于开式或闭式传动，特别是当齿轮进行双向传动（此时齿轮受到
循环应力的作用），轮齿折断后，传动将彻底失效。预防轮齿折断的措施主要是：限制齿
根危险截面上的弯曲应力；选用合适的齿轮参数和几何尺寸；增大齿根处的圆角过渡，
消除加工刀痕，降低齿根处的应力集中；选用合适的材料和热处理工艺，使齿芯具有足
够的韧性。
２．齿面点蚀
如图４３５（ｂ）所示，轮齿啮合时，齿面上任一点所产生的接触应力由零（尚未进行

啮合时）逐渐增加到最大值（该点啮合时），即齿面的接触应力是按脉动循环规律变化
的，若齿面的接触应力超过材料的接触疲劳极限时，在载荷的多次、重复作用下，齿面表
层就会生成细微的疲劳裂纹，其后，随着裂纹的蔓延扩展，使金属微粒剥落下来并形成
麻坑，这就是齿面点蚀。

齿面点蚀主要发生于闭式、软齿面传动的轮齿节线附近，对于开式传动，由于磨损
较快，很少出现点蚀现象。预防齿面点蚀的措施主要是：限制齿面的接触应力；提高齿
面硬度、降低齿面的表面粗糙度值；采用黏度较高的润滑油及适宜的添加剂等。
３．齿面磨损
齿面磨损通常分为两种情况：一种情况是在齿轮运转的初期，在两齿轮啮合的齿面

间产生的磨合磨损，也称为跑和磨损，其危害程度不大，反而可起到抛光的作用；另一种
是由于灰尘、金属屑等外来硬质颗粒进入齿面啮合处所引起的磨粒磨损，如图４３５（ｃ）
所示。

齿面磨损主要发生于开式传动，磨损过大时，齿厚明显变薄，导致齿侧间隙增大。
一方面降低了轮齿的抗弯强度，引起轮齿折断；另一方面也会产生冲击和噪音，使工作
情况恶化，无法保证传动的平稳性。预防齿面磨损的措施主要是：采用闭式传动或在开
式传动中加装防护装置；注意润滑油的清洁，提高润滑油的黏度，或加入适宜的添加剂；
选用合适的齿轮参数和几何尺寸；提高轮齿的加工精度、降低齿面的表面粗糙度值等。
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４．齿面胶合
在高速重载传动中，齿面间压力增大，相对滑动速度提高，可因摩擦生热导致啮合

区的温度升高，引起润滑失效，此时，两齿面间的金属在直接接触中就可能产生相互黏
连，当两齿面发生相对运动时，较软的齿面会沿滑动方向被撕下部分金属，而形成沟纹
的这种现象称为齿面胶合，如图４３５（ｄ）所示。此外，在低速重载传动中，由于齿面间
的润滑油膜不易形成，也可能产生胶合破坏。

齿面胶合主要发生于高速、重载或润滑不良的低速、重载传动中，产生胶合后，同样
破坏了轮齿的工作表面，致使啮合情况恶化，传动不平稳，产生噪音，严重时可导致齿轮
传动失效。预防齿面胶合的措施主要是：进行抗胶合能力计算，限制齿面温度；保证良
好润滑，采用适宜的添加剂；提高齿面的硬度，降低齿面的表面粗糙度值等。
５．塑性变形
当轮齿的材料较软且载荷过大时，轮齿材料就会因屈服而产生沿摩擦力方向的塑

性流动，如图４３５（ｅ）所示，从而形成齿面局部的塑性变形。
塑性变形主要发生于低速、重载的情况，塑性变形破坏了轮齿的工作齿廓，严重地

影响传动的平稳性。预防塑性变形的措施主要是：避免齿轮机构频繁的起动和过载，提
高齿面硬度，采用黏度较大的润滑油等。

图４３５　齿轮的失效形式

在设计齿轮传动时，应根据实际的工作情况，分析其可能发生的失效形式，然后选
择相应的齿轮传动强度计算准则，一般条件下，齿轮传动的设计准则包括：

（１）对于软齿面的闭式传动，由于润滑条件良好，齿面点蚀将是其主要的失效形
式。在设计计算时，通常按齿面接触疲劳强度设计，再按齿根弯曲疲劳强度校核。

（２）对于硬齿面的闭式传动，齿面抗点蚀能力强，齿根疲劳折断将是其主要失效形
式。在设计计算时，通常按齿根弯曲疲劳强度设计，再按齿面接触疲劳强度校核。

（３）对于开式传动，齿面磨损将是其主要失效形式。但由于磨损的机理比较复杂，
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目前尚无成熟的设计计算方法，通常只能按齿根弯曲疲劳强度设计，再考虑磨损，将所
求得的模数增大１０％～２０％。

４．７．２　齿轮的材料及其热处理
由齿轮传动的失效分析可知，为了保证齿轮工作的可靠性和使用寿命，对齿轮材料

的基本要求是：齿面具有足够的硬度和耐磨性，以防止产生点蚀、胶合、磨损或塑性变
形；齿根具有足够的韧性，以防止轮齿产生折断，并获得较高的抗弯曲和冲击能力。此
外，齿轮材料还应具备良好的冷、热加工的工艺性，以达到齿轮的各项技术要求。

常用的齿轮材料主要为各种牌号的优质碳素结构钢、合金结构钢、铸钢、铸铁和非
金属材料等。大多数情况下，为了改善其内部组织，均采用锻件或轧制钢材。齿轮结构
或工作情况特殊时，可按以下规则进行选择：

（１）齿轮尺寸较大，或结构形状复杂、轮坯不易锻造时，可采用铸钢。
（２）开式、低速传动时，可采用灰铸铁或球墨铸铁。
（３）低速重载传动时，易产生齿面塑性变形，轮齿也易折断，可选用综合性能较好

的钢材。
（４）高速传动时，易产生齿面点蚀，可选用齿面硬度高的材料。
（５）受冲击载荷时，可选用韧性好的材料。
（６）高速、轻载且要求低噪音传动时，也可采用非金属材料，如夹布胶木、尼龙等。
常用的齿轮材料及其力学性能见表４７所示：

表４７　常用齿轮材料、热处理工艺及其力学性能

类别 材料牌号 热处理方法 抗拉强度
σｂ／ＭＰａ

屈服点
σｓ／ＭＰａ

硬度
ＨＢＳ或ＨＲＣ

优质
碳素钢

３５
正火 ５００ ２７０ １５０～１８０ＨＢＳ
调质 ５５０ ２９４ １９０～２３０ＨＢＳ

４５
正火 ５８８ ２９４ １６９～２１７ＨＢＳ
调质

表面淬火 ６４７ ３７３
２２９～２８６ＨＢＳ
４０～５０ＨＲＣ

５０ 正火 ６２８ ３７３ １８０～２２０ＨＢＳ

合金
结构钢

４０Ｃｒ

３５ＳｉＭｎ

４０ＭｎＢ

２０Ｃｒ
２０ＣｒＭｎＴｉ
３８ＣｒＭｎＡｌＡ

调质
表面淬火
调质

表面淬火
调质

表面淬火
渗碳淬火＋
回火
渗氮

７００ ５００

７５０ ４５０

７３５ ４９０

６３７ ３９２
１０７９ ８３４
９８０ ８３４

２４０～２５８ＨＢＳ
４８～５５ＨＲＣ
２１７～２６９ＨＢＳ
４５～５５ＨＲＣ
２４１～２８６ＨＢＳ
４５～５５ＨＲＣ
５６～６２ＨＲＣ
５６～６２ＨＲＣ
８５０ＨＶ
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（续表）

类别 材料牌号 热处理方法 抗拉强度
σｂ／ＭＰａ

屈服点
σｓ／ＭＰａ

硬度
ＨＢＳ或ＨＲＣ

铸钢 ＺＧ４５
ＺＧ５５

正火 ５８０ ３２０ １５６～２１７ＨＢＳ
６５０ ３５０ １６９～２２９ＨＢＳ

灰铸铁 ＨＴ３００
ＨＴ３５０

— ３００ １８５～２７８ＨＢＳ
３５０ ２０２～３０４ＨＢＳ

球墨铸铁 ＱＴ６００３
ＱＴ７００２

— ６００ ３７０ １９０～２７０ＨＢＳ
７００ ４２０ ２２５～３０５ＨＢＳ

非金属 夹布胶木 — １００ ２５～３５ＨＢＳｖ

　　钢制齿轮材料的热处理工艺主要有以下几种：
１．正火
正火能消除齿轮的内应力，细化晶粒，改善力学性能和切削性能。对于强度要求不

高的齿轮可选用优质碳素钢进行正火处理；对于尺寸较大的齿轮，可选用铸钢进行正火
处理。
２．调质
调质是指“淬火＋高温回火”，一般用于优质碳素钢和中碳合金结构钢，如４５和

４０Ｃｒ等。调质处理后齿面的硬度一般为２２０～２８０ＨＢＳ，因硬度适中，可在调质后再对
轮齿进行精加工。
３．表面淬火
表面淬火主要采用电磁感应方式进行加热，常用于优质碳素钢和中碳合金结构钢。

表面淬火后，齿面硬度一般为４０～５５ＨＲＣ，耐磨性好，可避免点蚀和胶合；由于齿轮的
芯部并未完全淬硬，齿根仍具有足够的韧性，能承受不大的冲击载荷。
４．“渗碳淬火＋回火”
“渗碳淬火＋回火”常用于低碳合金结构钢，如２０Ｃｒ、２０ＣｒＭｎＴｉ钢等。“渗碳淬火＋

回火”后，齿面硬度可达５６～６２ＨＲＣ，耐磨性较好，接触强度高；齿轮的芯部硬度可达
３６～４２ＨＲＣ，仍保持较高的韧性和抗弯强度。“渗碳淬火＋回火”可用于承受冲击载荷
的重要齿轮传动，由于在热处理中会产生一定的变形，需对轮齿进行补充的精加工，如
磨齿等。
５．“调质＋渗氮”
渗氮是一种表面化学热处理，通常在调质后进行，常用于含铬、钼、铝等合金元素的

中、低碳合金结构钢，如３８ＣｒＭｏＡｌＡ等。渗氮处理后不需要进行其他热处理，齿轮基
本不会产生变形，齿面硬度高达７００～９００ＨＶ，齿轮的芯部硬度可达３３～３８ＨＲＣ，仍
保持较高的韧性和抗弯强度，“调质＋渗氮”主要适用于内齿轮和难以进行补充精加工
的齿轮。

上述五种热处理工艺中，正火和调质处理后的齿面硬度较低（≤３５０ＨＢＷ），属于
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软齿面齿轮，工艺过程简单，适用于一般的齿轮传动；其余三种热处理工艺后的齿面硬
度较高（＞３５０ＨＢＷ），属于硬齿面齿轮，承载能力高，适用于传动结构紧凑的场合。

在一对相互啮合的齿轮中，由于小齿轮受载的次数比大齿轮多，且齿根较薄，为了
与大齿轮的寿命匹配，应使小齿轮的硬度比大齿轮略高一些。

４．７．３　齿轮传动的受力分析
为了进行齿轮的强度计算、设计轴和轴承等轴系零件，必须对齿轮传动进行受力

分析。
１．渐开线直齿圆柱齿轮传动的受力分析
在分析直齿圆柱齿轮的受力时，为了便于计算，可忽略摩擦力，用齿宽中点的集中

力来代替沿齿宽的分布力。如图４３６所示，对节点犆处的接触进行受力分析，沿啮合
线垂直作用于齿面的法向力犉ｎ可分解为两个正交的分力：沿圆周方向的圆周力犉ｔ和
沿半径方向的径向力犉ｒ，其大小分别为：

犉ｔ＝２犜１犱１，犉ｎ＝
犉ｔ
ｃｏｓα＝

２犜１
犱１ｃｏｓα，犉ｒ＝犉ｔｔａｎα＝

２犜１
犱１ｔａｎα （４３０）

式（４３０）中，犜１为小齿轮传递的名义转矩，单位为Ｎ·ｍ，其大小犜１＝９５４９犘１狀１ 。
犘１为小齿轮传递名义功率，单位为ｋＷ；狀１为小齿轮的转速，单位为ｒ／ｍｉｎ。犱１为小齿
轮的分度圆直径；α为压力角，对于标准齿轮α＝２０°。

图４３６　渐开线直齿圆柱齿轮传动的受力分析

上述为小齿轮（主动齿轮）轮齿上的受力分析，大齿轮（从动齿轮）轮齿上的受力与
其大小相等、方向相反，互为作用力与反作用力的关系。

渐开线直齿圆柱齿轮的受力方向为：主动齿轮上的圆周力犉ｔ与其转向狀１相反，从
动齿轮上的圆周力犉ｔ与其转向狀２相同，主动齿轮和从动齿轮的径向力犉ｒ分别指向各
自的圆心。

以上的受力分析是在理想的平稳工作情况下进行的，得到的法向力犉ｎ、圆周力犉ｔ
和径向力犉ｒ均为名义载荷。实际工作中，由于轴和轴承的变形，传动装置的制造和安
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装误差等原因，载荷沿齿宽的分布并不是均匀的，即出现载荷集中的现象，当齿轮位置
与轴承不对称时，由于轴的弯曲变形，齿轮将相互倾斜，此时轮齿的一端载荷会增大。
轴和轴承的高度越小，齿宽犫越宽，载荷集中情况越严重。此外，由于各种原动机和工
作机的特性不同，齿轮的制造误差以及轮齿变形等原因，也会引起附加的动载荷；精度
越低，圆周速度越高，附加动载荷就越大。因此，在计算齿轮强度时，通常用计算载荷
犉ｎｃ来代替名义载荷犉ｎ，计算载荷犉ｎｃ为：

犉ｎｃ＝犓犉ｎ （４３１）
式（４３１）中，犓为载荷系数，其值见表４８所示，犉ｎ为受力分析中计算出的名义

载荷。
表４８　载荷系数犓

原动机工作情况
工作机载荷特性

平稳或较平稳 中等冲击 严重冲击
工作平稳（如电动机、汽轮机等） １．０～１．２ １．２～１．６ １．６～１．８
轻度冲击（如多缸内燃机） １．２～１．６ １．６～１．８ １．９～２．１
中等冲击（如单缸内燃机） １．６～１．８ １．８～２．０ ２．２～２．４

　　注：斜齿、圆周速度低、精度高、齿宽系数小时取小值，直齿、圆周速度高、精度低、齿宽系数大时
取大值。齿轮在两轴承之间对称布置时取小值，齿轮在两轴承之间不对称布置及悬臂布置时取大值。

２．渐开线斜齿圆柱齿轮传动的受力分析
如图４３７（ａ）所示，对渐开线斜齿圆柱齿轮节点处的接触进行受力分析，垂直于

齿面、作用于轮齿法向平面内的法向力犉ｎ可分解为三个正交的分力：沿圆周方向的圆
周力犉ｔ，沿半径方向的径向力犉ｒ，以及沿齿轮轴线方向的轴向力犉ａ，其大小分别为：

犉ｔ＝２犜１犱１，犉ｎ＝
犉ｔ

ｃｏｓβｃｏｓα狀，犉ｒ＝
犉ｔｔａｎα狀
ｃｏｓβ，犉ａ＝犉ｔｔａｎβ （４３２）

式（４３２）中，ｃｏｓα狀和β分别为渐开线斜齿圆柱齿轮的法向压力角和螺旋角。

图４３７　渐开线斜齿圆柱齿轮传动的受力分析
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渐开线斜齿圆柱齿轮的受力方向为：主动齿轮上的圆周力犉ｔ与其转向狀１相反，从
动齿轮上的圆周力犉ｔ与其转向狀２相同；主动齿轮和从动齿轮的径向力犉ｒ分别指向各
自的圆心（如图４３７（ｂ））；主动齿轮的轴向力按“左、右手螺旋法则”确定：主动齿轮为
右旋时，右手按转动方向握住轴线，以四指方向弯曲表示主动齿轮轴的转向，大拇指的
指向即为主动齿轮轴向力的方向。主动齿轮的轴向力方向确定以后，从动齿轮轴向力
的方向与之相反（如图４３７（ｃ））。
３．直齿锥齿轮传动的受力分析
如图４３８（ａ）所示，对直齿锥齿轮（主动齿轮）进行受力分析，作用于轮齿法向平

面内、分度圆锥的平均直径上的法向力犉ｎ可分解为三个正交的分力：沿圆周方向的圆
周力犉ｔ，沿半径方向的径向力犉ｒ，以及沿齿轮轴线方向的轴向力犉ａ，其大小分别为：

犉ｔ＝２犜犱ｍ１，犉ｒ＝犉′ｃｏｓδ＝犉ｔｔａｎαｃｏｓδ，犉ａ＝犉′ｓｉｎδ＝犉ｔｔａｎαｓｉｎδ（４３３）
式（４３３）中，犱ｍ１是小齿轮齿宽中点分度圆直径，由图４３８（ａ）的几何关系中得

犱ｍ１＝犱１－犫ｓｉｎδ１。

图４３８　直齿锥齿轮传动的受力分析

直齿锥齿轮的受力方向为：主动齿轮上的圆周力犉ｔ与其转向狀１相反，从动齿轮上
的圆周力犉ｔ与其转向狀２相同；径向力犉ｒ均垂直指向各自齿轮的轴线（如图４３８
（ｂ））；主动齿轮和从动齿轮的轴向力犉ａ均由小端指向大端。当δ１＋δ２＝９０°时，ｓｉｎδ１
＝ｃｏｓδ２。
４．蜗杆传动的受力分析
蜗杆传动时的受力与斜齿轮类似，如图４３９（ａ）所示，当右旋蜗杆（主动件）沿图

示方向旋转时，在蜗杆的螺旋面上对其进行受力分析，作用于法向截面节点处的法向力
犉ｎ１可分解为三个正交的分力：沿圆周方向的圆周力犉ｔ１、沿半径方向的径向力犉ｒ１以及
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沿蜗杆轴线方向的轴向力犉ａ１。

图４３９　右旋蜗杆传动的受力分析

蜗杆的受力方向为：当蜗杆为主动件时，圆周力犉ｔ１与其转向狀１相反，径向力犉ｒ１均
垂直指向蜗杆的轴线。轴向力犉ａ１按“左、右手螺旋法则”确定：对于如图４３９（ｂ）所示
的右旋蜗杆，右手按转动方向握住蜗杆的轴线，以四指方向弯曲表示蜗杆的转向，大拇
指的指向即为蜗杆轴向力犉ａ１的方向。

由于犉ｔ１与犉ａ２、犉ｒ１与犉ｒ２、犉ａ１与犉ｔ２是作用力与反作用力的关系，所以蜗轮上这三
个分力的方向也可随之确定。蜗杆与蜗轮各分力的大小分别为：

犉ｔ１＝犉ａ２＝２犜１犱１，犉ｒ１＝犉ｒ２＝犉ａ１ｔａｎα，犉ａ１＝犉ｔ２＝
２犜２
犱２，犜１＝犜２犻η （４３４）

式（４３４）中，犜１和犜２分别为作用在蜗杆和蜗轮上的转矩，α＝２０°，η为蜗杆传动
的效率。

４．７．４　齿轮传动的强度计算
根据上述内容，在失效分析的基础上，依据相应的设计准则，对不同类型的齿轮机

构进行受力分析，即可设计出齿轮传动的参数和尺寸，并对其强度进行验算，以保证轮
齿在正常传动和预期的使用寿命期间，具有足够的强度和承载能力，避免失效。本书主
要以渐开线直齿圆柱齿轮为例，分析说明齿轮传动的强度计算过程。
１．齿面接触疲劳强度计算
齿面疲劳点蚀是闭式、软齿面齿轮传动的主要失效形式，当一对渐开线直齿圆柱齿

轮进行啮合传动时，其齿面的接触类似于一对圆柱体的接触传力，轮齿在节点接触时，
往往是由一对齿进行传力，也是受力较大的状态，这样就很容易发生疲劳点蚀。所以设
计时，应以节点处的接触应力作为计算依据，限制节点处接触应力σＨ不超过许用接触
应力［σＨ］。

（１）齿面最大接触应力σＨ为：σＨ＝３３５犓犜１（犻±１）３
犪２槡犫犻 ＭＰａ
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其中，σＨ为齿面最大接触应力，单位为ＭＰａ；犪是齿轮的中心距，单位为ｍｍ；犓为
载荷因数，见表４８所示；犜１为小齿轮传递的转矩，单位为Ｎ·ｍｍ；犫是小齿轮的齿
宽，单位为ｍｍ；犻是从动齿轮与主动齿轮的齿数比；“±”分别代表外啮合和内啮合。

（２）接触疲劳许用应力［σＨ］为：［σＨ］＝σＨｌｉｍ犛ＨＭＰａ
其中，σＨｌｉｍ为试验齿轮的接触疲劳极限，单位为ＭＰａ，与材料及硬度有关，常见材料

的硬度与接触疲劳极限的对应关系如图４４０所示；犛Ｈ为齿面接触疲劳强度的安全系
数，其数值见表４９所示。

图４４０　常见材料的硬度与接触疲劳极限σ犎犾犻犿的对应关系

表４９　齿轮强度的安全系数犛犎和犛犉
安全系数 软齿面 硬齿面 重要的传动、渗碳淬火齿轮或铸造齿轮
犛Ｈ １．０～１．１ １．１～１．２ １．３
犛Ｆ １．３～１．４ １．４～１．６ １．６～２．２
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　　（３）接触疲劳强度计算公式：
校核公式：

σＨ＝３３５犓犜１（犻±１）３
犪２槡犫犻 ≤［σＨ］ （４３５）

引入齿宽系数φａ＝犫／犪代入上式消去犫可得

设计公式： 犪≥（犻＋１）
３３３５［σＨ（ ）］２犓犜１

φ犪槡 犻ｍｍ （４３６）
式（４３５）和式（４３６）只适用于一对钢制齿轮，若为“钢—铸铁”或“铸铁—铸铁”

齿轮，则将系数３３５分别改成２８５或２５０。
应用校核公式和设计公式时，应注意这样两点：相对啮合的两齿轮，其接触应力σＨ１

＝σＨ２；若选用不同的材料，或材料相同但热处理不同时，两齿轮的许用应力［σＨ］一般是
不同的，计算时应代入其中较小值。

由接触疲劳强度校核公式可知：影响齿面接触疲劳的主要参数是中心距犪和齿宽
犫（其中，中心距犪的效果更明显些），二者均是反映齿轮大小的参数，因此，齿面接触强
度取决于齿轮的大小，与齿轮模数无关。

此外，决定［σＨ］的主要因素是材料及齿面硬度，所以提高齿轮齿面接触疲劳强度的
途径是加大中心距、增大齿宽或选强度较高的材料，提高轮齿表面硬度。
２．齿根弯曲疲劳强度计算
无论是开式齿轮传动，还是闭式齿轮传动，轮齿都是在反复受到弯曲应力的作用，

致使在弯曲强度较弱的齿根处发生疲劳折断。计算齿根弯曲应力时，假设全部载荷仅
由一对轮齿承担，当载荷作用于齿顶时，其力学模型类似于悬臂梁，齿根所受到的弯曲
力矩最大，且圆角处又有应力集中，齿根受到拉应力边的裂纹极易扩展，是弯曲疲劳的
危险区，故应限制齿根危险截面拉应力边的弯曲应力，满足强度条件σＦ≤［σＦ］。

（１）齿根最大弯曲应力σＦ为：σＦ＝２犓犜１犢ＦＳ犫犿２狕１
其中，σＦ为齿根最大弯曲应力，单位为ＭＰａ；犓为载荷因数，见表４８所示；犜１为

小齿轮传递的转矩，单位为Ｎ·ｍｍ；犢ＦＳ是复合齿形因数，反映轮齿的形状对抗弯能力
的影响，同时还考虑齿根部分应用集中的影响，其数值见表４１０所示；犫是小齿轮的
齿宽，单位为ｍｍ；犿是齿轮模数，单位是ｍｍ；狕１是小齿轮的齿数。

表４１０　标准渐开线直齿圆柱齿轮的复合齿形因数犢犉犛
狕（狕Ｖ） １２ １３ １４ １５ １６ １７ １８ １９ ２０

犢ＦＳ ５．０５ ４．９１ ４．７９ ４．７０ ４．６１ ４．５５ ４．４８ ４．４３ ４．３８

狕（狕Ｖ） ２５ ３０ ３５ ４０ ４５ ５０ ６０ ７０ ８０

犢ＦＳ ４．２２ ４．１３ ４．０８ ４．０５ ４．０２ ４．０１ ３．８８ ３．８８ ３．８８
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　　（２）弯曲疲劳许用应力［σＦ］为：［σＦ］＝σＦｌｉｍ犛ＦＭＰａ
其中，σＦｌｉｍ为试验齿轮的弯曲疲劳极限，单位为ＭＰａ，与材料及硬度有关，常见材料

的硬度与弯曲疲劳极限的对应关系如图４４１所示（对于双侧工作的齿轮传动，齿根承
受对称循环弯曲应力，应将图４４１中的数据乘以０．７）；犛Ｆ为齿面接触疲劳强度的安
全系数，其数值见表４９所示。

（３）弯曲疲劳强度计算公式：
校核公式：

σＦ＝２犓犜１犢ＦＳ犫犿２狕１≤［σＦ］ （４３７）

引入齿宽系数φａ＝犫／犪代入上式消去犫可得
设计公式：

犿≥
３ ４犓犜１犢ＦＳ
φａ（犻±１）狕２１［σＦ槡 ］ｍｍ （４３８）

式（４３８）中，犿在计算后应取标准值。

图４４１　常见材料的硬度与接触疲劳极限σ犉犾犻犿的对应关系

通常情况下，相对啮合的两齿轮，其犢ＦＳ１≠犢ＦＳ２，许用弯曲应力［σＨ１］≠［σＨ２］，计算
时应取犢ＦＳ１［σＨ１］和

犢ＦＳ２［σＨ２］其中较小值代入。
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由弯曲疲劳强度校核公式可知：影响齿根弯曲强度的主要参数有模数犿、齿宽犫、
小齿轮的齿数狕１、复合齿形因数犢ＦＳ等，其中，犿、狕１与犢ＦＳ均是反映轮齿形状大小的参
数，因此，轮齿的弯曲强度取决于轮齿的形状大小，与齿轮的直径大小无关。影响最大
的参数是模数犿，加大模数对降低齿根弯曲应力效果最为显著。

传递动力的齿轮，其模数一般不宜小于１．５ｍｍ；普通减速器、机床及汽车变速箱
中的齿轮模数一般为２～８ｍｍ。

以上分析了渐开线直齿圆柱齿轮传动的强度计算，对于渐开线斜齿圆柱齿轮和锥
齿轮传动（两轴交错角为９０°），其齿面接触疲劳强度和齿根弯曲疲劳强度的计算公式
见表４１１所示：

表４１１　渐开线斜齿圆柱齿轮和锥齿轮传动的强度计算公式
传动类型 齿轮接触疲劳强度公式 齿根弯曲疲劳强度公式

渐开线斜齿
圆柱齿轮

校核公式：σＨ＝３０５犓犜１（犻±１）３
犪２槡犫犻 ≤［σＨ］

设计公式：犪≥（犻＋１）
３３０５［σＨ（）］２犓犜１

φａ槡 犻

校核公式：σＦ＝１．６犓犜１犢ＦＳｃｏｓβ犫犿２狀狕１ ≤［σＦ］

设计公式：犿ｎ≥
３３．２犓犜１犢ＦＳｃｏｓβ
φ犪（犻±１）狕２１［σＦ槡 ］

锥齿轮

校核公式：
σＨ＝３３４

犚－０．５犫
（犻２＋１）３犓犜１槡犻犫 ≤［σＨ］

设计公式：
犚≥犻２槡＋１

３ ３３４（１－０．５犚）［σＨ［ ］］２犓犜１
犚槡 犻

校核公式：
σＦ＝ ２犓犜１犢ＦＳ
犫犿２狕１（１－０．５犚）２≤［σＦ］

设计公式：
犿≥

３ ４犓犜１犢ＦＳ
犚（１－０．５犚）２狕２１［σＦ］犻２槡槡 ＋１

犚为齿宽系数（犚＝犫／犚），一般犚＝０．２５～０．３
锥距犚需满足表４５的几何关系，即：犚＝犿狕２ｓｉｎδ＝

犿
２狕２１＋狕槡 ２２

４．７．５　齿轮传动的参数及精度的选择

１．齿轮传动的参数及其选择
在进行齿轮传动设计时，并非所有的参数都需要进行选择，如压力角α（包括斜齿

轮αｎ）、齿顶高系数犺ａ和顶隙系数犮（包括斜齿轮的犺ａｎ和犮ｎ）等，都是由国家标准决定
的；而模数犿、分度圆直径犱或中心距犪等，则是由强度计算决定的；只有齿数狕、齿宽
系数φａ和螺旋角β才是设计中的自选参数，在自选参数的选取上，应从承载能力、传动
的平稳性和结构尺寸的要求等方面来综合考虑。

（１）齿数。相互啮合的一对齿轮的齿数选择应符合传动比犻的要求，在齿数取整
时，可能会影响传动比犻的数值，误差一般应控制在５％以内。此外，为了避免根切，渐
开线标准直齿圆柱齿轮的最小齿数狕ｍｉｎ＝１７，而斜齿圆柱齿轮的最小齿数狕ｍｉｎ＝１７ｃｏｓβ。

当大齿轮的齿数为小齿轮的整数倍时，跑合性能良好。但对于重要的传动或重载
高速传动机构，大小齿轮的齿数应互为质数，这样轮齿的磨损更加均匀，有利于提高齿
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轮传动的寿命。
当中心距一定时，增加齿数能使重合度ε增大，以提高传动的平稳性。同时，若齿

数增多，相应模数就可以减小，对于相同分度圆的齿轮来说，齿顶圆直径小，可节约材
料、减轻重量，并能节省轮齿加工的切削量，所以在满足弯曲疲劳强度的前提下，应适当
减小模数，增大齿数。

对于闭式软齿面传动，通常狕１＝２０～４０；对闭式硬齿面传动，因是按弯曲强度进行
设计，当模数一定时，齿数少，分度圆直径小，为使结构紧凑，可选取较小的齿数，通常
狕１＝１８～２０。此外，对于高速齿轮或对噪音有严格要求的齿轮传动，建议取狕１≥２５。

（２）齿宽系数φａ。从齿面接触疲劳强度来看，增大φａ，可提高齿轮的承载能力，并
相应减小径向尺寸，使结构紧凑；从弯曲疲劳强度来看，增大φａ，可减小模数犿，但φａ越
大，齿宽越大，沿齿宽方向载荷分布的不均匀度就越大，致使轮齿接触不良。

在设计过程中，常根据齿宽系数φａ＝犫／犪这一关系对齿宽做出必要的限制，一般减
速器斜齿轮常取φａ＝０．４；机床或汽车变速器齿轮通常为硬齿面，不利于跑合，由于一
根轴上有多个滑动齿轮，为减小轴承跨距，齿宽可以小一些，常取φａ＝０．１～０．２（滑动
齿轮取小值）。对于开式齿轮传动，径向尺寸一般不受限制，且安装精度差，所以可取较
小的齿宽系数φａ＝０．１～０．３。

设计时，为了保证接触齿宽，圆柱齿轮的小齿轮的齿宽犫１比大齿轮的齿宽犫２略
大，常取：犫１＝犫２＋（３～５）ｍｍ。

（３）螺旋角β。一般斜齿圆柱齿轮的螺旋角为８°～２５°，β过小，就无法体现斜齿轮
传动平稳、重合度大等优势。但β过大时，又会使轴向力增大，影响轴承的寿命。对于
人字齿轮或两对左右对称配置的斜齿轮，由于轴向力可以相互抵消，故取β＝２５°～４０°。

在设计过程中，通常在模数犿ｎ和齿数狕１、狕２确定后，为圆整中心距或配凑标准中
心距，可根据几何关系来计算螺旋角β：

β＝ａｒｃｃｏｓ犿ｎ（狕１＋狕２）２犪 （４３９）
２．齿轮传动的精度及其选择
由于存在刀具与机床本身的尺寸和形位误差，以及齿轮毛坯与刀具在机床上的安

装误差等原因，使得齿轮在加工过程中不可避免地产生一定的误差，若误差过大则会降
低精度，使齿轮在工作中的准确性和平稳性降低，承载能力下降。但对于精度要求过
高，也会增加制造的难度和成本。

齿轮传动的精度指标由三组公差等级和齿厚公差，共四部分组成。
①第Ⅰ公差组（代表传动的准确性）。这一公差组要求齿轮在传动过程中，从动齿

轮在旋转一周的范围内，其转角误差的最大值不超过许用值。第Ｉ公差组精度指标主
要影响齿轮传递的速度和分度的准确性，对于精密仪表和机床分度机构，齿轮对这组精
度要求较高。

②第Ⅱ公差组（代表传动的平稳性）。这一公差组要求瞬时传动比的变化不超过
允许的限度，当齿形或齿距存在制造误差时，瞬时传动比无法保证恒定，使转速发生波
动，从而引起振动、冲击和噪音，通常高速传动的齿轮对这组精度要求较高。

③第Ⅲ公差组（代表载荷分布的均匀性）。这一公差组要求工作齿面接触良好，载
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荷分布均匀。当载荷分布不均匀，或需传递较大扭矩时，易引起早期损坏，通常低速重
载齿轮这组精度要求较高。

根据ＧＢ／Ｔ１００９５—２００８《圆柱齿轮精度制》的规定，上述三个公差组的精度均分
成１３个等级，按精度由高到低依次为０～１２级，一般齿轮传动常选择６～９级。

④齿厚公差。考虑到齿轮的制造和安装误差，工作时轮齿的受载变形，以及热胀
冷缩等因素的影响，为了在齿廓间存储润滑油，在一对相互啮合的轮齿的齿槽和齿厚
间，应留有适当的齿侧间隙。齿侧间隙的大小通常用齿厚公差（包括上、下极限偏差）来
保证。ＧＢ／Ｔ１００９５—２００８《圆柱齿轮精度制》规定了１４种齿厚极限偏差，按其数值大
小为序，依次用字母Ｃ～Ｓ表示。其中，Ｄ为基准（偏差为零），Ｃ为正偏差，Ｅ～Ｓ为负偏
差。对于高速、高温和重载条件下工作的齿轮，应有较大的齿厚公差；对于一般齿轮传
动，应有中等大小的齿厚公差；对于经常需正反转、转速不高的齿轮传动，应有较小的齿
厚公差。

在选择齿轮精度时，应根据齿轮传动的用途、使用条件、功率大小、圆周速度等技术
要求，再结合经济性因素，对其精度进行相应的选择。对于一般的齿轮传动，首先应根
据齿轮的圆周速度选择第Ⅱ公差组精度等级，第Ⅰ公差组的精度等级应在高于第Ⅱ公
差组一个等级至低于第Ⅱ公差组两个等级范围内选取，第Ⅲ公差组应不大于第Ⅱ公差
组精度等级。

为了便于齿轮的加工和测量，在齿轮工程图的参数表中，必须明确标明齿轮的精度
等级和齿厚公差（包括上、下极限偏差），其标注方法如下：

标注示例：８７７ＧＭＧＢ／Ｔ１００９５—２００８
其中“８”、“７”、“７”依次代表第Ⅰ、Ⅱ、Ⅲ公差组的精度等级，“Ｇ”、“Ｍ”分别代表齿

厚公差的上、下极限偏差代号。
若第Ⅰ、Ⅱ、Ⅲ公差组的精度等级均为８级，则可表示为：８ＧＭＧＢ／Ｔ１００９５—２００８。
【例４５】　试进行二级减速器中低速级的渐开线直齿圆柱轮齿的传动设计，并对

其强度进行校核。已知：电动机驱动，载荷有中等冲击，齿轮相对于支承位置不对称，单
向运转，传递功率犘＝１２ｋＷ，低速级主动轮转速狀１＝５００ｒ／ｍｉｎ，传动比犻＝３．５。

解　由于传递的功率不大，转速也不高，出于结构紧凑的考虑，拟采用硬齿面齿轮
传动，所以可先按齿根疲劳弯曲强度设计，再按齿面接触疲劳强度进行校核。

第一步　选择材料，确定许用应力。
由表４７，小齿轮选用４５钢，调质热处理后，硬度为２４０ＨＢＳ；大齿轮选用４５钢，

正火热处理，硬度为２００ＨＢＳ。
由图４４０（ｃ）和图４４１（ｃ）分别查得：

σＨｌｉｍ１＝５８０ＭＰａ　σＨｌｉｍ２＝５４０ＭＰａ
σＦｌｉｍ１＝１９５ＭＰａ　σＦｌｉｍ２＝１８０ＭＰａ

由表４９查得犛Ｈ＝１．０５，犛Ｆ＝１．３５，故：

［σＨ１］＝σＨｌｉｍ１犛Ｈ＝
５８０
１．０５＝５５２．４ＭＰａ，［σＨ２］＝

σＨｌｉｍ２
犛Ｈ＝

５４０
１．０５＝５１４．３ＭＰａ
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［σＦ１］＝σＦｌｉｍ１犛Ｆ＝
１９５
１．３５＝１４４．４ＭＰａ，［σＦ２］＝

σＦｌｉｍ２
犛Ｆ＝

１８０
１．３５＝１３３．３ＭＰａ

第二步　按齿面接触疲劳强度设计
由式（４３６）计算中心距：犪≥（犻＋１）

３３３５［σＨ（ ）］２犓犜１
φａ槡 犻

取：［σＨ１］＝［σＨ２］＝５１４．３ＭＰａ
计算小齿轮的转矩：犜１＝９５４９犘１狀１ ＝９５４９×１２５００＝２２９Ｎ·ｍ＝２．２９×１０５Ｎ·ｍｍ
取齿宽系数φａ＝０．４，传动比犻＝３．５。
由于原动机为电动机，载荷有中等冲击，齿轮相对于支承位置不对称，故选８级精

度。由表４８选犓＝１．４。将以上数据代入，得：
犪≥（犻＋１）

３３３５［σＨ（ ）］２犓犜１
φａ槡 犻＝（３．５＋１）

３ ３３５
５１４．（ ）３２１．４×２．２９２×１０５

０．４×３．槡 ５ ＝２０６．９ｍｍ
第三步　确定基本参数，计算主要尺寸。
①选择齿数。取狕１＝２０，则狕２＝犻狕１＝３．５×２０＝７０
②确定模数。由公式犪＝犿（狕１＋狕２）／２可得：犿＝４．６０
由表４１查得标准模数，取犿＝５
③确定实际中心距。犪＝犿（狕１＋狕２）／２＝５×（２０＋７０）／２＝２２５ｍｍ
④计算齿宽。犫＝φａ犪＝０．４×２２５＝９０ｍｍ
为补偿两轮轴向尺寸误差，取犫１＝９５ｍｍ，犫２＝９０ｍｍ
⑤计算齿轮的几何尺寸
分度圆直径：犱１＝犿狕１＝５×２０＝１００ｍｍ，犱２＝犿狕２＝５×７０＝３５０ｍｍ
齿顶圆直径：犱ａ１＝（狕１＋２犺ａ）犿＝（２０＋２）×５＝１１０ｍｍ，犱ａ２＝（狕２＋２犺ａ）犿＝（７０

＋２）×５＝３６０ｍｍ
齿根圆直径：犱ｆ１＝（狕１－２犺ａ－２犮）犿＝（２０－２－０．５）×５＝８７．５ｍｍ，

犱ｆ２＝（狕２－２犺ａ－２犮）犿＝（７０－２－０．５）×５＝３３７．５ｍｍ
（４）按齿根弯曲疲劳强度进行校核。

σＦ１＝２犓犜１犢ＦＳ１犫１犿２狕１，σＦ２＝
２犓犜１犢ＦＳ２
犫１犿２狕１

按狕１＝２０，狕２＝７０由表４１０查得犢ＦＳ１＝４．３８，犢ＦＳ２＝３．８８，代入上式得：
σＦ１＝６２．４ＭＰａ＜［σＦ１］，安全！　σＦ２＝５５．３ＭＰａ＜［σＦ１］，安全！

４．８　齿轮传动的结构设计

通过齿轮的强度计算，只能确定齿轮的基本参数和主要尺寸，如齿数、模数、齿宽、
螺旋角，以及分度圆直径等，而齿圈、轮辐和轮毂等结构形式及其尺寸大小，通常都由结
构设计而定。

齿轮的结构设计与齿轮的直径大小、毛坯型式、加工方法、生产批量、使用要求及经
济性等因素有关，通常是先按齿轮直径大小，选定合适的结构形式，再依据机械设计手
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册推荐的经验数据，进行相应的结构设计。

４．８．１　齿轮的结构设计
中小尺寸的齿轮结构主要有以下三种形式：
１．齿轮轴
对于直径较小的钢制齿轮，若圆柱齿轮的齿根圆到键槽底部的距离犲小于２倍的

模数（或法向模数）、圆锥齿轮小端的齿根圆至键槽底部的距离犲小于１．６倍的模数时，
可将齿轮与轴做成一体，此结构称为齿轮轴，如图４４２所示。

齿轮轴易于装配，可提高轴系的刚度，但加工时不太方便，且齿轮失效时，轴也同时
报废，故使用成本较高。这种齿轮大多采用锻造毛坯制造，若犲值超过上述范围，则应
将齿轮与轴分开制造。

图４４２　齿轮轴

２．实体式齿轮
对于齿顶圆直径犱ａ≤２００ｍｍ的齿轮，可以将齿轮制成实心式结构，如图４４３所

示。这种齿轮结构简单，大多也采用锻造毛坯制造。

图４４３　实体式齿轮
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３．腹板式齿轮
对于齿顶圆直径犱ａ＝２００～５００ｍｍ的齿轮，可将齿轮制成腹板式结构（如图

４４４），腹板式齿轮中各部分的尺寸由经验公式确定，腹板上开孔的目的，是为了减轻
重量或满足加工及搬运的需要。这种齿轮常用自由锻毛坯（小批量时）或模锻毛坯（大
批量时）制造。

犱ｈ＝１．６犱ｓ；犾ｈ＝（１．２－１．５）犱ｓ，并使犾ｈ≥犫；
犮＝０．３ｂ；δ＝（２．５～４）犿ａ，但不小于８ｍｍ；
犱０和犱按结构取定，当犱较小时可不开孔。

犱ｈ＝１．６犱ｓ；犾ｈ＝（１．２～１．５）犱ｓ；
犮＝（０．２～０．３）犫；
Δ＝（２．５～４）犿ｅ，但不小于１０ｍｍ；
犱０和犱按结构取定。

　
犱ｈ＝（１．６～１．８）犱ｓ；
犾ｈ＝（１．２～１．５）犱ｓ；
犮＝（０．２～０．３）犫；狊＝０．８犮；
Δ＝（２．５～４）犿ｅ，但不小于１０ｍｍ；
犱０和犱按结构取定。

图４４４　腹板式齿轮
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４．轮辐式齿轮
对于齿顶圆直径犱ａ≥４００ｍｍ的齿轮，可以将齿轮制成轮辐式结构，如图４４５所

示。这种齿轮各分部的尺寸由经验公式确定，大多采用铸造毛坯制造。

犱ｈ＝１．６犱ｓ（铸钢），犱ｈ＝１．８犱ｓ（铸铁）；　　　犾ｈ＝（１．２～１．５）犱ｓ，并使犾ｈ≥犫；
犮＝０．２犫，但不小于１０ｍｍ； δ＝（２．５～４）犿ｎ，但不小于８ｍｍ；
犺１＝０．８犱ｓ； 犺２＝０．８犺１；
狊＝０．１５犺１，但不小于１０ｍｍ； 犲＝０．８δ。

图４４５　轮辐式齿轮

４．８．２　齿轮传动的润滑
由齿轮的失效分析可知：齿轮在传动过程中，如果润滑不良，常会导致齿面间的过

度摩擦和磨损，增加动力消耗、降低传动效率。在轮齿啮合处加注润滑剂，不仅可以减
轻齿面间的摩擦和磨损，还能避免金属的直接接触，降低传动噪声，此外，还能起到散
热、防锈的效果，齿轮传动的润滑对改善其工作状况起着十分重要的作用。齿轮传动的
润滑方式主要根据齿轮传动的类型及其圆周速度的大小来选择。
１．闭式传动的润滑方式
①浸油润滑。也称油浴润滑，是将齿轮副中的大齿轮浸入油中，并达一定的深度，

齿轮传动时，润滑油被带入啮合区，同时也能甩到箱壁上，进行散热和润滑。
润滑油的浸入深度取决于齿轮的圆周速度，当圆周速度狏≤１２ｍ／ｓ时，对一级齿轮

传动，大齿轮浸入油中约一个齿高左右（如图４４６（ａ）所示）。过深会增大运转阻力，
降低工作效率；过浅则不利于润滑。对多级齿轮传动，因高速级大齿轮无法达到要求的
浸油深度，一般采用带惰轮辅助润滑，将油带入高速级大齿轮表面（如图４４６（ｂ））。

②喷油润滑。是用液压泵将有一定压力的润滑油直接喷至齿轮的啮合处进行润
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滑的方法，如图４４６（ｃ）所示。用于圆周速度狏＞１２ｍ／ｓ的齿轮传动，因圆周速度过
高，搅油损耗较大，不宜采用浸油润滑。

图４４６　闭式传动的润滑方式

２．开式传动的润滑方式
对于开式或半开式的齿轮传动，一般转速较低，通常采用人工定期润滑的方式，即

定期将润滑脂或润滑油加注到齿面啮合处。
润滑油的种类可根据齿面接触应力的大小，按表４１２选取。

表４１２　用于齿轮传动的润滑油的种类

齿面接触应力／ＭＰａ
润滑油种类

闭式传动 开式传动
＜５００（轻负荷） ＬＣＫＢ（抗氧防锈工业齿轮油） ＬＣＫＨ

５００～１１００（中负荷） ＬＣＫＣ（中负荷工业齿轮油） ＬＣＫＪ

＞１１００（重负荷） ＬＣＫＤ（重负荷工业齿轮油） ＬＣＫＭ

拓展知识!
　

蜗杆传动的热平衡计算
由于蜗杆传动的效率低，工作时发热量大，因此，在闭式传动中，若不及时散热，就

会使润滑油温度升高、黏度降低，致使齿面磨损加剧，甚至引起胶合失效。因此，对于闭
式蜗杆传动，需进行热平衡计算，以便在油温超过许可值时，采取有效的散热方法。
１．蜗杆传动的热平衡方程
由摩擦损耗的功率变为热能，借助箱体外壁散热，当发热速度与散热速度相等时，

就达到了热平衡。通过热平衡方程，可求出达到热平衡时，润滑油的温度。
蜗杆传动的热平稳方程为：

１０００（１－η）犘１＝αｔ犛（狋１－狋０） （４４０）
式（４４０）中，η为蜗杆传动的总效率；犘１为蜗杆传动的功率，单位是ｋＷ；αｔ为箱

体表面传热系数，根据箱体周围的通风条件，一般取αｔ＝１０～１７Ｗ／（ｍ２·℃）；犛为散
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热面积，单位是ｍ２，可按箱体的表面积进行估算，但需除去不与空气接触的面积，凸缘
和散热片的面积按５０％计算；狋１是润滑油的工作温度，一般限制在６０℃～７０℃，最高
不得超过８０℃；狋０是周围的空气温度，常温下可取２０℃。

由式（４４０）可得出润滑油的工作温度为：

狋１＝１０００犘１（１－η）αｔ犛 ≤［狋１］ （４４１）
也可以得出该蜗杆传动装置所必需的最小散热面积：

犛ｍｉｎ＝１０００犘１（１－η）αｔ（狋１－狋０） （４４２）
如果蜗杆传动实际的散热面积小于最小散热面积犛ｍｉｎ，或润滑油的工作温度超过

８０℃，则必须采取强制散热措施。
２．蜗杆传动机构的散热
蜗杆传动机构的散热目的是保证油温维持在安全范围内，以提高传动能力。常用

的散热措施包括以下几种：
（１）在箱体外壁加散热片以增大散热面积。
（２）在蜗杆轴上装置风扇（如图４４７（ａ））。
如果采用上述方法后，散热能力仍显不足，则可在箱体的油池内铺设冷却水管，用

循环水进行冷却（如图４４７（ｂ））。
（３）采用压力喷油循环润滑，用油泵将高温的润滑油抽到箱体外，经过滤器、冷却

器冷却后，喷射到传动的啮合部位（如图４４７（ｃ））。

图４４７　蜗杆传动机构的散热



　　　　思考题
４１　渐开线具有哪些重要的性质？为什么渐开线齿轮能保证瞬时传动比不变？
４２　齿轮的分度圆与节圆有什么区别？压力角与啮合角有什么区别？
４３　标准齿条有何特点？齿轮齿条啮合传动有何特点？
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４４　请分析标准齿轮标准安装及非标准安装的特点。
４５　渐开线齿轮的连续传动条件是什么？请分析影响重合度的因素及重合度的

物理意义。
４６　何谓根切？根切有哪些危害？切制标准齿轮及变位齿轮如何避免根切

现象？
４７　与标准齿轮相比，请说明直齿正变位齿轮的下列参数：犿、α、α′、犱、犱′、狊、犺ｆ、

犱ｆ、犱ｂ哪些不变？哪些有变化？
４８　平行轴斜齿轮机构的啮合特点是什么？其正确啮合条件及连续传动条件分

别与直齿轮有何区别？
４９　什么是斜齿轮的当量齿轮？为什么要用当量齿轮？
４１０　蜗杆的模数犿、头数狕１、导程角γ、轴向齿距犘狓、分度圆直径犱１以及直径系

数狇等参数之间有何关系？直径系数狇为标准值有何意义？
４１１　为什么疲劳点蚀常发生在闭式齿轮传动中，而在开式齿轮传动中却很少出

现？能否说开式齿轮传动的抗点蚀能力比闭式齿轮什么强？
４１２　蜗杆传动中，蜗杆所受的圆周力犉ｔ１与蜗轮所受的圆周力犉ｔ２是否相等？
４１３　判断题
（１）齿轮传动中心距稍有变化而不会影响其传动比的特性，称为中心距的可分

离性。
（２）外啮合斜齿圆柱齿轮传动的正确啮合条件之一是：两齿轮螺旋角大小相等，方

向相反。
（３）一对直齿锥齿轮传动中，两轮轴线夹角通常等于９０°。
（４）模数一定时，狇值增大，则蜗杆的直径犱１增大，蜗杆的刚度提高。
（５）仿形法加工齿轮方法简单，不需要专用机床，适合于单件生产。
（６）在大批生产中，齿轮通常采用范成法进行加工，其加工精度和生产效率较高。
（７）标准齿轮避免根切的措施之一是：使齿轮的齿数不少于国家标准规定的“最少

齿数”。
（８）齿轮齿面的疲劳点蚀首先发生在节点附近的齿顶表面。
（９）设计硬齿面齿轮时应按接触强度进行设计，因为其主要失效形式是胶合。
（１０）开式齿轮传动的主要失效形式是胶合和点蚀。
（１１）软齿面齿轮设计时，为使配对齿轮的寿命相当，通常使小齿轮齿面硬度比大

齿轮高３０～５０ＨＢＳ。
（１２）设计硬齿面齿轮时，若选用２０ＣｒＭｎＴｉ，应进行渗碳淬火处理，以满足齿面的

硬度要求。
（１３）大小齿轮选择不同的材料和硬度有利于提高齿面抗胶合的能力。
（１４）齿轮传动主要从传动的准确性和平稳性以及载荷的均布性考虑，选择精度的

主要依据是速度。
（１５）计算齿轮的接触强度时，许用应力应用两齿轮中较小的许用接触应力。
（１６）齿轮的弯曲强度主要取决于齿轮的模数的大小。
（１７）齿轮传动的润滑方式一般根据齿轮的圆周速度来确定。
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（１８）当齿轮的圆周速度较低（狏＜１２ｍ／ｓ）时，常将大齿轮的轮齿浸入油池进行浸
油润滑。

（１９）齿轮传动一般都需要考虑润滑，以减少摩擦损失、散热及防锈蚀。
（２０）采用浸油润滑时，浸油深度视其圆周速度而定，对圆柱齿轮通常不宜超过一

个齿高。
４１４　选择题
（１）若测得齿轮的齿距狆＝４．７１ｍｍ，则齿轮的模数犿为　　　　ｍｍ。
　　Ａ．１ Ｂ．１．５ Ｃ．２ Ｄ．２．３５
（２）可将主动件的旋转运动转化为从动件的直线往复运动的是　　　　。
　Ａ．圆柱齿轮传动 Ｂ．圆锥齿轮传动
　Ｃ．蜗杆传动 Ｄ．齿轮齿条传动
（３）为了保证齿轮的接触宽度，在相互啮合的一对圆柱齿轮中，小齿轮的齿宽犫１

与大齿轮的齿宽犫２相比，应满足　　　　。
　Ａ．犫１＝犫２　　　　　 Ｂ．犫１＝犫２＋（３～５）ｍｍ
　Ｃ．犫２＝犫１＋（３～５）ｍｍ　　 Ｄ．无法确定
（４）端面模数和法向压力角相等、螺旋角大小相等且旋向相反是　　　　传动正

确啮合的条件。
　Ａ．直齿圆柱齿轮 Ｂ．斜齿圆柱齿轮
　Ｃ．圆锥齿轮 Ｄ．蜗杆传动
（５）外啮合传动的一对斜齿圆柱齿轮，其螺旋角应大小相等、方向　　　　。
　Ａ．相反　　　 Ｂ．相同　 Ｃ．满足右手定则　Ｄ．无法确定
（６）圆锥齿轮传动应用于两轴相交的场合，通常两轴的交角　　　　。
　Ａ．∑＝３０° Ｂ．∑＝４５° Ｃ．∑＝６０° Ｄ．∑＝９０°
（７）直齿圆锥齿轮的齿形一端大，一端小，为了测量和计算方便，其参数和尺寸均

以　　　　为标准。
　Ａ．法面 Ｂ．小端 Ｃ．大端 Ｄ．主平面
（８）在垂直交错的蜗杆传动中，蜗杆中圆柱的螺旋升角与蜗轮的螺旋角的关系是

　　　　。
　Ａ．互余 Ｂ．互补 Ｃ．相等
（９）模数一定时，狇值增大则　　　　增大，蜗杆的刚度提高。
　Ａ．蜗轮齿数 Ｂ．蜗轮分度圆直径
　Ｃ．蜗杆分度圆直径犱１ Ｄ．蜗杆头数
（１０）蜗杆传动中，蜗杆的　　　　越大，传动效率高。
　Ａ．升角 Ｂ．蜗轮分度圆直径
　Ｃ．蜗轮头数 Ｄ．蜗杆分度圆直径
（１１）开式齿轮传动，其主要失效形式是　　　　。
　Ａ．齿面胶合 Ｂ．齿面疲劳点蚀　
　Ｃ．齿面磨损或轮齿疲劳折断 Ｄ．轮齿塑性变形
（１２）对于齿面硬度≤３５０ＨＢＳ的闭式钢制齿轮传动，其主要失效形式为
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　　　　。
　Ａ．轮齿疲劳折断Ｂ．齿面磨损 Ｃ．齿面疲劳点蚀Ｄ．齿面胶合
（１３）斜齿圆柱齿轮的齿数狕与模数犿不变，若增大螺旋角β，则分度圆直径犱１

　　　　。
　Ａ．增大 Ｂ．减小
　Ｃ．不变 Ｄ．不一定增大或减小
（１４）有一直齿圆柱齿轮传动原设计传递功率犘，主动轴转速为狀，若其他条件不

变，轮齿的工作应力也不变，当主动轴的转速提高一倍，则齿轮能传递的功率　　　　。
　Ａ．不变 Ｂ．２犘 Ｃ．０．５犘 Ｄ．３犘
（１５）当一对渐开线标准齿轮的材料及热处理、传动比、齿宽系数一定时，齿面的接

触疲劳强度与　　　　有关。
　Ａ．模数 Ｂ．齿数 Ｃ．节圆直径或中心距
（１６）当一对渐开线标准齿轮的材料及热处理、传动比、齿宽系数一定时，齿根的弯

曲疲劳强度与　　　　有关。
　Ａ．模数 Ｂ．齿数 Ｃ．节圆直径
（１７）已知第一对齿轮传动的犿＝１０ｍｍ，狕１＝２０，狕２＝４０；第二对齿轮传动的犿＝

５ｍｍ，狕１＝４０，狕２＝８０，若其他条件全部相同，则这两对齿轮的接触强度　　　　。
　Ａ．相同 Ｂ．第一对齿轮高Ｃ．第二对齿轮高
（１８）一对圆柱齿轮传动，小齿轮分度圆直径犱１＝５０ｍｍ，齿宽犫１＝５５ｍｍ；大齿轮

分度圆直径犱２＝９０ｍｍ，齿宽犫２＝５０ｍｍ，则齿宽系数ｄ＝　　　　。
　Ａ．１．１ Ｂ．５／７ Ｃ．１ Ｄ．１．３
（１９）齿轮应进行适当的润滑，常用的润滑方式有　　　　和喷油润滑。
　Ａ．飞溅润滑 Ｂ．浸油润滑 Ｃ．油环润滑 Ｄ．间歇润滑
（２０）当齿轮的圆周速度较低，狏＜１２ｍ／ｓ时，应采用的润滑方式是　　　　。
　Ａ．喷油润滑 Ｂ．飞溅润滑 Ｃ．油环润滑 Ｄ．浸油润滑

　　　　习　　题
４１　当压力角α＝２０°的渐开线标准齿轮的齿根圆与基圆相重合时，其齿数为多

少？又若齿数大于求出的数值，则基圆和齿根圆哪一个更大一些？
４２　已知一对渐开线标准外啮合直齿圆柱齿轮传动的模数犿＝５ｍｍ、压力角

α＝２０°、中心距犪＝３５０ｍｍ、传动比犻１２＝５／９。试计算这对齿轮的齿数、分度圆直径、齿
顶圆直径、基圆直径以及分度圆上的齿厚和齿槽宽。
４３　已知一对渐开线外啮合标准直齿圆柱齿轮，α＝２０°，犺ａ＝１，犮＝０．２５，犿＝

４ｍｍ，狕１＝１８，狕２＝５４，试求：
（１）该对齿轮按１４５ｍｍ中心距安装时两轮的节圆半径及啮合角α′。
（２）按中心距１４５ｍｍ安装时，请问这对齿轮能否实现无侧隙啮合传动？请说明

理由。
４４　用齿条刀具加工一直齿圆柱齿轮。已知被加工齿轮毛坯的角速度
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ω１＝５ｒａｄ／ｓ，刀具移动速度为０．３７５ｍ／ｓ，刀具的模数犿＝１０ｍｍ，压力角α＝２０°。求：
（１）被加工齿轮的齿数狕１。
（２）若齿条分度线与被加工齿轮中心的距离为７７ｍｍ，求被加工齿轮的分度圆

齿厚。
４５　请判断下列情况下，外啮合直齿圆柱齿轮传动属于零传动、正传动和负传动

中的哪一种：
（１）狕１＝１４，狕２＝４０，α＝１５°，犺ａ＝１，犮＝０．２５。
（２）狕１＝３３，狕２＝４７，犿＝６ｍｍ，α＝２０°，犺ａ＝１，犪′＝２３５ｍｍ。
４６　一对渐开线标准平行轴外啮合斜齿圆柱齿轮机构，其齿数狕１＝２３，狕２＝５３，

犿ｎ＝６ｍｍ，αｎ＝２０°，犺ａｎ＝１，犮狀＝０．２５，中心距犪＝２３６ｍｍ，试求：
（１）分度圆螺旋角β和两轮分度圆直径犱１，犱２。
（２）两轮齿顶圆直径犱ａ１，犱ａ２，齿根圆直径犱ｆ１，犱ｆ２和基圆直径犱ｂ１，犱ｂ２。
（３）当量齿数狕ｖ１，狕ｖ２。
４７　已知单头蜗杆的轴向模数是５ｍｍ，传动比犻＝２５；蜗杆的直径系数狇＝１０，

求蜗轮与蜗杆的分度圆直径、中心距。
４８　有一标准圆柱蜗杆传动，已知模数犿＝８ｍｍ，传动比犻＝２０，蜗杆分度圆直

径犱＝８０ｍｍ，蜗杆头数狕＝２。试计算该蜗杆传动的主要几何尺寸。
４９　在图示减速器中，Ⅱ轴上的斜齿轮为何种旋向时，Ⅱ轴的受力状况较好，并

说明原因。在图中标出Ⅱ轴、Ⅲ轴的转动方向。

习题４９附图

４１０　图示为斜齿圆柱齿轮减速器，已知主动轮１的螺旋角旋向及转向，为了使
轮２和轮３的中间轴的轴向力最小，试确定轮２、３、４的螺旋角旋向和各轮产生的轴向
力方向。

习题４１０附图
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４１１　图示为直齿锥—斜齿圆柱齿轮减速器，主动轴１的转向如图（ａ）所示，已知
锥齿轮犿＝５ｍｍ，狕１＝２０，狕２＝６０，犫＝５０ｍｍ；斜齿轮犿ｎ＝６ｍｍ，狕３＝２０，狕４＝８０试问：

（１）当斜齿轮的螺旋角为何旋向及多少度时才能使中间轴上的轴向力为零？
（２）图（ｂ）表示中间轴，试在两个齿轮的力作用点上分别画出三个分力。

习题４１１附图

４１２　试分析图示蜗杆传动中的蜗轮的转动方向及蜗杆、蜗轮所受各分力的
方向。

习题４１２附图
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第５章
轮系的分析与应用

　　　　学习目标
了解轮系的分类，掌握定轴轮系、周转轮系和复合轮系的传动比计算及其转向的判

断方法，理解各种轮系的特点及其应用。

　　　　单元概述
工程实践中，为了获得较大的传动比，可采用一系列相互啮合的齿轮来传递运动和

动力，将输入轴的一种转速变换为输出轴的多种转速，这种传动系统称为轮系。本章的
重点是定轴轮系和周转轮系的传动比计算及其转向的判断；难点是复合轮系的传动比
计算。

５．１　轮系及其分类

在机械中，利用轮系可以使一个主动轴带动几个从动轴的转动，进行分路传动或
获得多种转速，也可以实现较远轴之间的运动传递。根据轮系运转时，各齿轮几何
轴线相对于机架是否都是固定的特点，将轮系分为定轴轮系、周转轮系和复合轮系。

５．１．１　定轴轮系
当轮系运转时，每个齿轮的几何轴线相对机架都是固定的，这种轮系称为定轴轮

系。由轴线相互平行的圆柱齿轮组成的定轴轮系，称为平行轴的定轴轮系，如图５１
所示；包含有锥齿轮和蜗杆传动等在内的定轴轮系，称为非平行轴的定轴轮系，如图
５２所示。
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图５１　平行轴的定轴轮系
　

图５２　非平行轴的定轴轮系

５．１．２　周转轮系
当轮系运转时，如果至少有一个齿轮的几何轴线相对于机架的位置是变化的，则这

种轮系称为周转轮系。如图５３所示，齿轮２一方面绕自身轴线犗２自转，另一方面又
随犎绕轴线犗１做公转，这种既有自转又有公转的齿轮称为行星轮。犎是支承行星轮
的构件，称为行星架；齿轮１、３的轴线与行星架犎的轴线相互重合且固定，并且它们都
与行星轮啮合，称为中心轮或太阳轮。

图５３（ａ）所示的周转轮系具有２个自由度，这种具有２个自由度的周转轮系称为
差动轮系；如果将差动轮系中的一个中心轮固定，则整个轮系的自由度为１，这种自由
度为１的周转轮系称为行星轮系，如图５３（ｂ）和图５３（ｃ）所示。

图５３　周转轮系

５．１．３　复合轮系
在工程实践中，不但会遇到单一的定轴轮系或单一的周转轮系，还常常会遇到定轴

轮系和周转轮系或几个周转轮系的组合，这种轮系称为复合轮系，如图５４所示。
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图５４　复合轮系

５．２　定轴轮系的传动比计算

所谓轮系的传动比是指该轮系中首末两齿轮的角速度（或转速）之比，分析与计算
时，不仅要计算其数值的大小，还要确定输入轴与输出轴的转向关系。

５．２．１　平行轴定轴轮系的传动比计算
由本书第４章内容可知：一对相互啮合的定轴齿轮的角速度（或转速）之比等于其

齿数的反比，即圆柱齿轮、锥齿轮和蜗杆蜗轮传动的传动比，均可这样表示：犻１２＝ω１ω２＝
狀１
狀２＝

狕２
狕１。
在图５１所示的平行轴定轴轮系的机构运动简图中，可知齿轮动力的传递路线

为：１→２＝３→４＝５→６。其中，“→”所联两齿轮表示啮合关系，１、３、５为主动齿轮，２、４、
６为从动齿轮；“＝”代表所联两齿轮为同轴运转，其转速相等。

若各齿轮的齿数分别为狕１、狕２、狕３、狕４、狕５和狕６，则轮系中各对啮合齿轮的传动比大
小分别为：犻１２＝狀１狀２＝

狕２
狕１、犻３４＝

狀３
狀４＝

狕４
狕３、犻５６＝

狀５
狀６＝

狕６
狕５，且狀２＝狀３、狀４＝狀５。假设与齿轮１固

边的轴为轮系的输入轴，与齿轮６固边的轴为轮系的输出轴，则该轮系的传动比为：犻１６
＝狀１狀６＝

狀１
狀２×

狀３
狀４×

狀５
狀６＝

狕２
狕１×

狕４
狕３×

狕６
狕５。

由此可以表明：定轴轮系的传动比的数值等于各对啮合齿轮传动比的连乘积，也等
于各对啮合齿轮中各从动轮齿数的连乘积与各主动轮齿数的连乘积之比。此结论可推
广至一般情况，若齿轮１的轴为轮系的输入轴，齿轮犓的轴为轮系的输出轴，则该平行
轴定轴轮系的传动比数值可表示为：

犻１Ｋ＝狀１狀Ｋ＝
齿轮１至齿轮犓间所有的从动齿轮齿数的连乘积
齿轮１至齿轮犓间所有的主动齿轮齿数的连乘积 （５１）
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５．２．２　定轴轮系输入与输出轴转动方向的确定
定轴轮系中各齿轮的相对转向可以通过逐一对齿轮标注箭头的方法来确定，即从

已知齿轮的转向开始，沿着传动的路线，对各对啮合齿轮进行转向的判定，并用箭头标
注出各齿轮的转动方向。

对于平行轴圆柱齿轮传动，外啮合时，两齿轮的转向相反，即标注箭头的方向相反
（如图５５（ａ））；内啮合时，两齿轮的转向相同，即标注的箭头方向相同（如
图５５（ｂ））。

对于锥齿轮传动，由于啮合点的速度相同，所以表示方向的箭头应该同时指向啮合
点或同时背离啮合点（如图５５（ｃ））。

对于蜗杆蜗轮传动，其转向关系可按“左、右手螺旋法则”来判定，当蜗杆旋向为右
旋时，用右手按转动方向握住轴线，以四指方向弯曲表示蜗杆的转向，大拇指所指的相
反方向即为蜗轮上啮合点的线速度方向；当蜗杆旋向为左旋时，则用左手按上述方法来
判定蜗轮的转向（如图５５（ｄ））。

图５５　定轴轮系转向的判定

在平行轴定轴轮系中，各齿轮的几何轴线都是相互平行的，任意两齿轮的转向不是
相同，就是相反。因此，其转向关系可用“＋”、“－”来表示，即在传动比数值前加上“＋”
或“－”，所以式（５１）也可以表示为：

犻１Ｋ＝狀１狀Ｋ＝（－１）
犿齿轮１至齿轮犓间所有的从动齿轮齿数的连乘积齿轮１至齿轮犓间所有的主动齿轮齿数的连乘积（５２）

式（５２）中，犿表示平行轴定轴轮系中外啮合的齿轮对数。
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５．２．３　非平行轴定轴轮系的传动比计算
１．输入轴与输出轴相互平行
当非平行轴定轴轮系的输入轴与输出轴相互平行时，传动比数值前，应加上“＋”、

“－”来表示输入轴与输出轴的相对转动关系，但其符号只能用标注箭头的方法来判定。
如图５６所示的轮系，由图中标注的箭头可知：输入轴与输出轴的转向相反，所以该轮
系的传动比为：犻１４＝狀１狀４＝－

狕２狕３狕４
狕１狕′２狕′３。

图５６　非平行轴定轴轮系

２．输入轴与输出轴不平行
当非平行轴定轴轮系的输入轴与输出轴不平行时，其转向只能用标注箭头的方法

来判定。在图５２所示的轮系中，齿轮２分别与齿轮１和齿轮３相啮合，它既是前一
级的从动齿轮，又是后一级的主动齿轮，传动比犻１５＝狀１狀５＝

狕２狕３狕４狕５
狕１狕２狕′３狕′４。显然，齿数狕２在分

子和分母中各出现一次，可以约去，故齿轮２不影响轮系传动比的大小。这种不影响传
动比数值大小，只起到改变转向作用的齿轮称为惰轮或过桥齿轮。

【例５１】　在图５７（ａ）所示的轮系中，已知狕１＝２０，狕２＝３０，狕′２＝２０，狕３＝４０，狕′３＝
２０，狕４＝４０，狕′４＝２（右旋），狕５＝８０，狕′５＝３０，齿轮５′的模数犿＝２ｍｍ，若狀１＝６００ｒ／ｍｉｎ，
求齿条６的线速度的大小及方向。

图５７　【例５１】附图
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解　第一步　分析各齿轮的转向。
对于非平行轴定轴轮系，可从齿轮１开始，顺次标出各对啮合齿轮的转动方向，齿

轮５′的转向为顺时针，所以齿条的运动方向向右，如图５７所示。
第二步　计算轮系的传动比。
由式（５１）可得：犻１５＝狀１狀５＝

狕２狕３狕４狕５
狕１狕′２狕′３狕′４＝

３０×４０×４０×８０
２０×２０×２０×２＝２４０

第三步　计算齿轮５的转速、角速度和分度圆上的线速度。
狀５＝狀１犻１５＝

６００
２４０＝２．５ｒ／ｍｉｎ，狀′５＝狀５＝２．５ｒ／ｍｉｎ
ω５＝２π×２．５／６０＝０．２６２ｒａｄ／ｓ

第四步　计算齿轮５′的分度圆半径及其上的线速度。
狉′５＝犿×狕′５／２＝２×３０／２＝３０ｍｍ，狏′５＝狉′５×ω５＝３０×０．２６２＝７．８６ｍｍ／ｓ

所以齿轮６的线速度为：狏６＝狏′５＝７．８６ｍｍ／ｓ（向右）

５．３　周转轮系的传动比计算

在图５８（ａ）所示的行星轮系中，行星轮狕２既绕本身的轴线自转，又绕犗１或犗Ｈ
公转，因此，无法直接采用式（５１）进行求解，而通常采用“反转法”来间接地求解其传
动比。

图５８　行星轮系及其转化轮系

假定行星轮系各齿轮和行星架犎的转速分别为：狀１、狀２、狀３和狀Ｈ，采用“反转法”
时，就在整个行星轮系上施加一个与行星架转速狀Ｈ大小相等、方向相反的公共转速
“－狀Ｈ”，将行星轮系转化成一假想的定轴齿轮系（称为转化轮系，如图５８（ｂ）所示）。
这样，就可以使用定轴齿轮系的传动比计算公式来求解行星齿轮系传动比。

由相对运动原理可知：当在整个行星轮系上施加一个公共转速“－狀Ｈ”后，该齿轮
系中各构件之间的相对运动规律并未改变，但转速发生了变化，其变化结果见表５１
所示：
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表５１　行星轮系采用“反转法”转化前后的转速对比
构件 转化前的绝对转速 转化后的相对转速
齿轮１ 狀１ 狀Ｈ１＝狀１－狀Ｈ
齿轮２ 狀２ 狀Ｈ２＝狀２－狀Ｈ
齿轮３ 狀３ 狀Ｈ３＝狀３－狀Ｈ
行星架犎 狀Ｈ 狀ＨＨ＝狀Ｈ－狀Ｈ＝０

　　表５１中，转化轮系中各构件的相对转速狀Ｈ１、狀Ｈ２、狀Ｈ３、狀ＨＨ都带有上标“Ｈ”，表示这
些转速是各构件相对于行星架犎的转速。

周转轮系采用“反转法”转化以后，行星架的相对转速狀ＨＨ＝狀Ｈ－狀Ｈ＝０，由此转化轮
系就变成了一个假想的定轴轮系，那么就可以应用定轴轮系的计算公式，求出其中任意
两个齿轮的传动比。根据传动比的定义，图５８（ｂ）转化轮系中齿轮１与齿轮３的传
动比为：犻Ｈ１３＝狀

Ｈ
１
狀Ｈ３＝

狀１－狀Ｈ
狀３－狀Ｈ＝－

狕２狕３
狕１狕２＝－

狕３
狕１。此时，等式右边的“－”仅表示在转化机构

中齿轮１与３相对转速狀Ｈ１与狀Ｈ３的方向相反，并不能说明它们在周转轮系中的绝对转
速狀１与狀３的方向就一定相反，它还取决于周转轮系中狕１、狕３以及狀１、狀３和狀Ｈ的数值。

此结论可推广至一般情况，若周转轮系首轮犑、末轮犓和行星架犎的绝对转速分
别为狀Ｊ，狀Ｋ和狀Ｈ，其转化机构传动比的一般表达式是：

犻ＨＪＫ＝狀
Ｈ
Ｊ
狀ＨＫ＝

狀Ｊ－狀Ｈ
狀Ｋ－狀Ｈ＝±

转化轮系中齿轮犑至齿轮犓间所有的从动齿轮齿数的连乘积
转化轮系中齿轮犑至齿轮犓间所有的主动齿轮齿数的连乘积

（５３）
应用式（５３）时，应注意以下几点：
（１）犻ＪＫ与犻ＨＪＫ具有完全不同的含义，前者是两齿轮真实的传动比，后者是转化轮系

中两齿轮的传动比。
（２）构件犑、犓和犎的绝对转速狀Ｊ、狀Ｋ和狀Ｈ都是代数量（既有大小，又有方向），仅

在各构件的轴线互相平行的条件下，其绝对转速才能具有代数关系。所以在应用
式（５３）时，狀Ｊ、狀Ｋ和狀Ｈ都必须带有表示本身转速方向的正号或负号。一般可假定某
绝对转速的方向为正，与之相反的则为负。

（３）应用式（５３）时，把犑看成转化轮系中的起始主动齿轮，犓为最末的从动齿
轮，中间各齿轮的主从地位也应按这一假设去判别。

（４）式（５３）右边的“±”表示转化轮系中齿轮犑和齿轮犓的转向关系，用定轴轮
系传动比的转向判断方法来确定。

【例５２】　在图示的周转轮系中，已知各齿轮的齿数：狕１＝狕′２＝１００，狕２＝９９，狕３＝
１０１，行星架犎为原动件，试求传动比犻Ｈ１。
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图５９　【例５２】附图

　　解　根据式（５３），有：
犻Ｈ１３＝狀１－狀Ｈ狀３－狀Ｈ＝

狀１－狀Ｈ
０－狀Ｈ＝１－

狀１
狀Ｈ＝１－犻１Ｈ＝

狕２狕３
狕１狕２′

犻１Ｈ＝１－犻Ｈ１３＝１－９９×１０１１００×１００＝
１

１００００
犻Ｈ１＝１００００

犻Ｈ１数值为正，表示齿轮１与行星架犎的转向相同。

５．４　复合轮系的传动比计算

如果轮系中既包含定轴轮系，又包含周转轮系，或者包含几个基本的周转轮系，则
该轮系称为复合轮系。复合轮系通常有两种方式构成：①由几个基本的周转轮系经串
联或并联而成，如图５１０（ａ）所示；②将定轴轮系与基本周转轮系进行组合而成，如图
５１０（ｂ）所示。

图５１０　复合轮系的构成

由于复合轮系不可能转化成一个单一的定轴轮系，所以不能只用一个公式来求解，
正确的方法是将复合轮系中的定轴轮系与周转轮系部分区分开来，分别进行计算，因
此，复合轮系传动比的计算方法和步骤为：

第一步　拆分轮系。
—１３１—
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拆分轮系就是要判断并拆分出复合轮系各定轴轮系和周转轮系。正确拆分各个轮
系的关键，在于找出各个基本周转轮系，其方法是：

①找出行星齿轮，即找出那些几何轴线绕另一齿轮的几何轴线转动的齿轮；
②支持行星齿轮的那个构件，就是行星架；
③几何轴线与行星架的回转轴线相重合，且直接与行星轮相结合的定轴齿轮就是

太阳轮。
这些行星齿轮、行星架和太阳轮就构成了一个基本的周转轮系，区分出各个基本的

周转轮系以后，剩下来的就是定轴轮系。
第二步　分别列式。
拆分轮系后，定轴轮系就按定轴轮系的传动比计算方法进行列式，周转轮系就按周

转轮系的传动比计算方法进行列式。
第三步　联立求解。
各轮系所列的计算式，进行联立求解。
【例５３】　在图示的轮系中，已知各齿轮的齿数为：狕１＝２０，狕２＝４０，狕２′＝２０，狕３＝

３０，狕４＝８０。试计算传动比犻１Ｈ。

图５１１　【例５３】附图

解　第一步　拆分轮系。
齿轮３的几何轴线是绕齿轮２′和齿轮４的轴线转动的，是行星齿轮；行星架为犎；

与行星齿轮相啮合的齿轮２′和齿轮４为太阳轮，故齿轮３、２′、４及犎组成一个基本周
转轮系。剩下的齿轮１的齿轮２为定轴轮系。因此，该轮系为一混合轮系。

第二步　分别列式。
①周转轮系的传动比为：犻Ｈ２′４＝狀

Ｈ′２
狀Ｈ４＝

狀′２－狀Ｈ
狀４－狀Ｈ＝－

狕３狕４
狕′２狕３＝－

狕４
狕′２＝－４

代入给定数据得： 狀′２－狀Ｈ
０－狀Ｈ＝－

８０
２０＝－４

即： －狀′２狀Ｈ＋１＝－４，狀２＝５狀Ｈ
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②定轴轮系的传动比为：犻１２＝狀１狀２＝－
狕１
狕２＝－

４０
２０＝－２

第三步　联立求解，得：犻１Ｈ＝狀１狀Ｈ＝
－２狀２
１
５狀２

＝－１０

５．５　轮系的应用及其特点

轮系在实际机械中应用十分广泛，其应用及特点主要包括以下几个方面：
１．两轴间较远距离的传动
当输入与输出轴间距离较远时，若仅采用一对齿轮传动（如图５１２中虚线所示），

则因两齿轮直径相差明显，致使整个机构的轮廓尺寸过大。为节约空间和材料，方便制
造和安装，可采用轮系来传动，如图５１２中实线所示。

图５１２　两轴间较远距离的传动

２．大传动比的传动
在齿轮传动中，一对定轴齿轮的传动比一般在５～７之间，当两轴间需要传递较大

的传动比时，若采用多级齿轮组成的定轴轮系，则会因轮系中包含较多的轴和齿轮，导
致结构复杂。此时可采用周转轮系，如【例５２】中的行星轮系，仅由两对齿轮组成，不
仅机构外廓尺寸小，且小齿轮不易损坏，传动比可大至１００００。

当然，这种类型的轮系，传动比越大，机械效率就越低，所以无法传递较大的功率，
只适用于作辅助的减速机构。如将其作为增速传动，则会导致自锁现象。
３．变速及换向传动
在图５１３所示的汽车变速箱中，Ⅰ是动力输入轴，Ⅱ是输出轴，齿轮１与２始终

保持啮合。此时，一方面可操纵滑移齿轮８实现与齿轮３的分离或啮合，另一方面可操
纵双联滑移齿轮６和７，分别实现与齿轮５或４的分离或啮合。因此，在输入轴Ⅰ的转
速和转向不变的情况下，利用轮系可以使输出轴Ⅱ获得多种转速或转向的变换。
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图５１３　汽车变速器的传动轮系

４．运动的合成与分解
运动的合成是指将两个输入运动合成为一个输出的运动，运动的分解是将一个输

入运动分解为两个输出的运动，运动的合成与分解均可采用差动轮系来实现。
最简单的、用于运动合成的轮系如图５１４所示，其中狕１＝狕３，由式（５３）可得：

犻Ｈ１３＝狀
Ｈ
１
狀Ｈ３＝

狀１－狀Ｈ
狀３－狀Ｈ＝－

狕３
狕１＝－１

解得： ２狀Ｈ＝狀１＋狀３
这种轮系可用于加法机构，当齿轮１和齿轮３的轴分别表示输入的两种转速时，行

星架转速的２倍就是它们的和，这种运动的合成在机床、计算机机构和补偿装置中得到
广泛的应用。

图５１４　加法机构

如果以行星架犎和太阳轮１（或太阳轮３）作为主动齿轮，则上式可写成：狀３＝２狀Ｈ
－狀１。此式说明：太阳轮３的转速是行星架犎转速的２倍与太阳轮１的转速之差，所
以这种轮系可用于减法机构。

如图５１５所示，当汽车直线行驶时，左、右两车轮转速相等，行星轮不发生自转，
齿轮１、２、３可作为一个整体，随齿轮４一起转动，此时狀１＝狀３＝狀４。
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图５１５　汽车后桥差速器

　　当汽车拐弯时（假设左转弯），为保证两车轮与地面做纯滚动（不产生滑动，以减少
轮胎的磨损），就要求右车轮比左车轮转动得快一些，此时齿轮１和齿轮３之间便发生
相对的转动，齿轮２不仅随齿轮４绕后车轮轴线公转，还得绕自己的轴线自转。显然
左、右两车轮行走的距离应不相同，即要求左、右轮的转速也不相同。此时，可通过齿轮
１、２、３和齿轮４组成差动轮系，其结构与图５１４完全相同，故有：２狀４＝狀１＋狀３。

再根据图５１５可见：当汽车的车身绕其瞬时回转中心犆转动时，左、右两车轮超
过的弧长与其至犆点的距离成正比，即：狀１狀３＝

狉－犔
狉＋犔。当发动机经传动轴和齿轮５传递

给齿轮４的转速狀４、轮距２犔和转弯半径狉为已知时，即联立求解出左右两车轮的转速
狀１和狀３。

由此可见，汽车后桥差速器可将齿轮４的一个输入转速狀４，根据转弯半径狉的变
化，自动分解为左、右两后车轮的转速狀１和狀３。

拓展知识!
　

几种特殊的轮系传动

图５１６　渐开线少齿差行星轮系

１．渐开线少齿差行星轮系传动
如图５１６所示，渐开线少齿差行星轮系由固定不动的太阳轮１、行星齿轮２、行星

架犎（作为输入轴）、输出轴犡、机架以及等速比机构
犕组成。其中等速比机构的功能，是将轴线可动的
行星齿轮２的运动同步地传送给轴线固定的犡轴，
以便将运动和动力输出。

与前述的几种行星轮系不同的是：它输出的是
行星齿轮的绝对转速，而不是太阳轮或行星架的绝
对转速。由于太阳轮和行星齿轮的齿廓均为渐开
线，且齿数差很少（一般为１～４），故称为渐开线少
齿差行星轮系传动。因其中只有一个太阳轮、一个
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行星架和一个带输出机构的输出轴Ｖ，故又称为犓犎犞行星轮系。
由图５１４分析可知，其传动比：犻Ｈ１２＝狀

Ｈ
１
狀Ｈ２＝

狀１－狀Ｈ
狀２－狀Ｈ＝

狕２
狕１

由于狀１＝０，所以０－狀Ｈ狀２－狀Ｈ＝
狕２
狕１

因此，当行星架作为主动构件，行星齿轮作为从动构件时，传动比犻Ｈ２＝－狕２
狕１－狕２

该式表明：当齿数差（狕１－狕２）很小时，传动比犻Ｈ２可以很大；当狕１－狕２＝１时，其传动
比犻Ｈ２＝－狕２，“－”号表示输出与输入转向相反。

由于行星齿轮２除了自转外还随行星架犎公转，故其轴线犗２不固定。为了将行
星齿轮的运动不变地传递给具有固定轴线的输出轴犡，可采用传递两平轴间运动的联
轴器，如双万向联轴器、十字滑块联轴器或孔销式输出机构。

渐开线少齿差行星轮系传动的主要优点是：传动比大，结构简单紧凑，体积小，重量
轻，加工维修容易，效率高（单级为０．８０～０．９４）；其缺点是：转臂轴承受力大，为了使内
齿轮副能正确啮合，必须采用短齿的变位齿轮，且计算较复杂。它适用于中小型动力传
动，在轻工机械、化工机械、仪表、机床及起重运输机械中获得广泛应用。
２．摆线针轮行星轮系传动
如图５１７所示，摆线针轮行星轮系的行星齿轮２采用摆线作齿廓，与渐开线少齿

差行星轮系相比，制造和装配难度更大，固定不动的太阳轮１的齿形，在理论上呈针状
（实际上制成滚子）固定在壳体上，称为针轮。

图５１７　摆线针轮行星轮系

摆线少齿差行星齿轮传动的齿数差狕１－狕２＝１，单级传动比可达９～８７，啮合齿数
多，摩擦、磨损小，承载能力强，在军工、冶金和造船工业机械中获得广泛应用


。
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　　　　思考题
５１　当定轴轮系中输入和输出轴平行时，如何确定传动比前的正、负号？
５２　什么是惰轮？惰轮在轮系中起什么作用？
５３　什么是周转轮系的转化机构？犻Ｈ１２是不是周转轮系中犃、犅两齿轮的传动比？

如何确定周转轮系输出轴的回转方向？
５４　怎样从一个复合轮系中区分哪些构件组成一个周转轮系？哪些构件组成一

个定轴轮系？
５５　判断题
（１）惰轮不但能改变轮系齿轮传动方向，而且能改变传动比。
（２）行星轮系中必须有一个太阳轮是固定不动的。
（３）周转轮系的传动比计算是通过给行星架一个负角速度，将其转化为定轴轮系，

再利用定轴轮系传动比计算公式来进行计算，这种方法称为“反转法”。
（４）逐对标箭头的方法适用于任意周转轮系中的任意齿轮间齿轮转向的判断。
（５）计算复合轮系传动比的关键是区分轮系，一定要分别计算各轮系的传动比，再

合并计算得到总的传动比。
（６）差动轮系的自由度为２，所以只有用差动轮系才能实现运动的合成或分解。
５６　选择题
（１）轮系中的两个中心轮都运动的是　　　　轮系。
　Ａ．行星 Ｂ．周转 Ｃ．差动
（２）下列轮系的自由度为１的是　　　　轮系。
　Ａ．行星 Ｂ．周转 Ｃ．差动
（３）汽车后桥差速器应用了齿轮系的　　　　功能。
　Ａ．实现较远距离传动 Ｂ．实现大的传动比
　Ｃ．实现运动的合成 Ｄ．实现运动的分解
（４）惰轮在轮系中的作用如下：①改变从动轮转向；②改变从动轮转速；③调节

齿轮轴间距离；④提高齿轮强度。其中有　　　　作用是正确的。
　Ａ．１个 Ｂ．２个 Ｃ．３个 Ｄ．４个
（５）在两轴之间多级变速传动，选用　　　　轮系较合适。
　Ａ．定轴 Ｂ．行星 Ｃ．差动
（６）若要在三轴之间实现运动的合成或分解，应选用　　　　轮系。
　Ａ．定轴 Ｂ．行星 Ｃ．差动

　　　　习　　题
５１　在图示钟表传动示意图中，犈为擒纵轮，犖为发条盘，犛、犕、犎分别为秒针、

分针、时针。设狕１＝７２，狕２＝１２，狕３＝６４，狕４＝８，狕５＝６０，狕６＝８，狕７＝６０，狕８＝６，狕９＝８，
狕１０＝２４，狕１１＝６，狕１２＝２４，求秒针与分针的传动比犻ＳＭ和分针与时针的传动比犻ＭＨ。
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习题５１附图

５２　如图５９所示的轮系中，各轮的齿数为狕１＝３２，狕２＝３４，狕２′＝３６，狕３＝６４，
狕４＝６４，狕５＝１７，狕６＝２４，均为标准齿轮传动。若轴Ⅰ按图示方向以１２５０ｒ／ｍｉｎ的转速
回转，则轴Ⅵ按图示方向以６００ｒ／ｍｉｎ的转速回转。求轮３的转速狀３。

习题５２附图

５３　图示为一电动提升装置，其中各轮齿数均为已知，试求传动比犻１５，并画出当
提升重物时电动机的转向。

习题５３附图

５４　在如图所示的轮系中，已知狕１＝２（右旋），狕２＝６０，狕３＝１５，狕４＝３０，狕５＝１５，
狕６＝３０，求：（１）该轮系的传动比犻１６；（２）若狀１＝１２００ｒ／ｍｉｎ，求齿轮６的转速大小和方向？
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习题５４附图

５５　在如图所示的行星轮系中，已知各齿轮的齿数为：狕１＝６０，狕２＝２０，ｚ２′＝２５，
狕３＝１５。狀１＝５０ｒ／ｍｉｎ，狀３＝３００ｒ／ｍｉｎ，狀１与狀３的转向相反，试计算狀Ｈ的大小并判断
其转向？

习题５５附图

５６　图示为卷扬机传动示意图，悬挂重物犌的钢丝绳绕在鼓轮５上，鼓轮５与蜗
轮４联接在一起。已知各齿轮的齿数，狕１＝２０，狕２＝６０，狕３＝２（右旋），狕４＝１２０。试求：

（１）轮系的传动比犻１４；（２）若重物上升，加在手把上的力应使轮１如何转动？

习题５６附图
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５７　如图所示差动轮系中，已知各轮的齿数狕１＝３０，狕２＝２５，狕′２＝２０，狕３＝７５，齿
轮１的转速为２００ｒ／ｍｉｎ（箭头朝上），齿轮３的转速为５０ｒ／ｍｉｎ，求行星架转速狀Ｈ的大
小和方向。

习题５７附图

５８　如图所示机构中，已知狕１＝１７，狕２＝２０，狕３＝８５，狕４＝１８，狕５＝２４，狕６＝２１，狕７＝
６３，求：（１）当狀１＝１０００１ｒ／ｍｉｎ，狀４＝１００００ｒ／ｍｉｎ时，狀Ｐ＝？（２）当狀１＝狀４时，狀Ｐ＝？
（３）当狀１＝１００００ｒ／ｍｉｎ，狀４＝１０００１ｒ／ｍｉｎ时，狀Ｐ＝？

习题５８附图
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