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本章要点概述
• 齿轮机构及其设计

• 齿轮机构的类型与特点
• 渐开线直齿圆柱齿轮机构
• 其他齿轮机构及其传动分析

• 齿轮传动设计
• 齿轮传动的失效形式和设计约束
• 直齿圆柱齿轮传动的强度条件
• 齿轮材料和许用应力
• 斜齿圆柱齿轮传动的强度条件
• 直齿锥齿轮传动的强度条件
• 齿轮传动的设计方法
• 行星齿轮传动设计概要
• 曲线齿锥齿轮和准双曲面齿轮传动
• 齿轮传动类型的选择

• 蜗杆传动设计
• 圆柱蜗杆传动主要参数及几何尺寸
• 蜗杆传动的失效形式和设计约束·
• 圆柱蜗杆传动的强度条件
• 蜗杆传动的效率和热平衡计算
• 圆柱蜗杆传动的设计方法
• 环面蜗杆传动
• 蜗杆传动类型的选择

• 齿轮系及其设计
• 定轴齿轮系及其传动比
• 周转齿轮系及其传动比
• 复合齿轮系及其传动比
• 齿轮系的应用
• 行星轮系设计
• 其他行星传动简介
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齿轮传动设计
齿轮传动的失效形式和设计约束
直齿圆柱齿轮传动的强度条件
齿轮材料和许用应力

斜齿圆柱齿轮传动的强度条件
直齿锥齿轮传动的强度条件
齿轮传动的设计方法
齿轮传动类型的选择
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齿轮传动的
失效形式和设计约束

齿轮传动设计
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齿轮传动的失效形式分析
•五种失效（损伤）形式

• 齿根弯曲疲劳折断

• 齿面疲劳点蚀

• 齿面磨损

• 齿面胶合

• 齿面塑性变形

•齿轮失效形式是强度计算的前提，分析的重点包括
• 对各种失效的现象

• 损伤出现于轮齿的什么部位

• 损伤的机理（基本原因）

• 防止和减轻各种失效的主要措施

• 采用的计算准则
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齿根弯曲疲劳折断

6齿轮传动的失效形式和设计约束

•轮齿折断轮齿受力后，其根部受弯曲应力作用（变应力）

•在齿根过渡圆角处，应力最大且有应力集中

•当此处的变应力超过了材料的疲劳极限时，其拉伸侧将产生

疲劳裂纹

•裂纹不断扩展，最终造成轮齿弯曲疲劳折断

理解成因

•全齿折断：齿宽较小的直齿圆柱齿轮，裂纹往往沿全齿根扩展，

导致全齿折断

•局部折断：齿宽较大的直齿圆柱齿轮（因制造误差使载荷集中

在齿的一端）、斜齿圆柱齿轮和人字齿轮（接触线倾斜），其

齿根裂纹往往沿倾斜方向扩展，发生轮齿的局部折断

失效特点

•①采用正变位齿轮，以增大齿根厚度

•②增大齿根圆角半径和降低表面粗糙度值

•③采用表面强化处理（如喷丸、辗压等）

解决措施



齿面疲劳点蚀
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• 轮齿受力后，齿面接触处将产生循环变化的接触应力，在接触应力反复作

用下，轮齿表面或次表层出现不规则的细线状疲劳裂纹，并由于有润滑油

进人裂纹，将产生很高的油压，促使裂纹扩展，使齿面金属脱落而形成麻

点状凹坑，最终形成点蚀

理解成因

• 点蚀常发生于闭式软齿面（HBS < 350）传动中

• 点蚀的形成与润滑油的存在密切相关

• 点蚀常发生于节线附近（通常只有一对齿啮合）

• ①节线附近常为单齿对啮合区，轮齿受力与接触应力最大

• ②节线处齿廓相对滑动速度低，润滑不良，不易形成油膜，摩擦力较大

• ③润滑油挤人裂纹，使裂纹扩张

• 开式传动中一般不会出现点蚀现象（磨损较快）

失效特点

• ① 提高齿面硬度、齿面质量、增大直径和降低表面粗糙度

• ②在许可范围内采用大的变位系数和（即 𝜒 = 𝜒1 + 𝜒2），以增大综合曲

率半径

• ③采用黏度较高的润滑油

解决措施

• 早期点蚀

• 破环性点蚀



齿面磨损
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• 在齿轮传动中，当齿面间落人砂粒、铁屑、非金

属物等磨料性物质时，会引起齿面磨损，这种磨

损称为磨粒磨损

• 齿面磨损后，齿廓形状破坏，引起冲击、振动和

噪声，且由于齿厚减薄而可能发生轮齿折断

理解成因

• 开式齿轮传动的主要失效形式

失效特点

• 改善密封和润滑条件，在油中加人减摩添加剂，

保持油的清洁，提高齿面硬度等，均能提高抗磨

粒磨损能力

解决措施



齿面胶合
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• 配对齿轮采用异种金属时，其抗胶合能力比同种金属强

• 互相啮合的轮齿齿面，在一定的温度或压力作用下，发生黏着，随

着齿面的相对运动，使金属从齿面上撕落而引起严重的黏着磨损

理解成因

• 热胶合：在重载、高速齿轮传动中，由于啮合处产生很大的摩擦热，

导致局部温度过高，使齿面油膜破裂，产生两接触齿面金属融焊而

黏着

• 热胶合是高速、重载齿轮传动的主要失效形式

• 冷胶合：在重载、低速齿轮传动中，由于局部齿面啮合处压力很高，

且速度低，不易形成油膜，使接触表面膜被刺破而黏着

失效特点

• 采用异种金属、降低齿高、提高齿面硬度等

• 减小模数、降低齿高、采用角度变位齿轮以减小滑动系数，提高齿

面硬度，采用抗胶合能力强的润滑油（极压油）等，均可减缓或防

止齿面胶合

解决措施



齿面塑性变形
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• 当轮齿材料较软，载荷及摩擦力又很大时，轮齿在

啮合过程中，齿面表层的材料就会沿着摩擦力的方

向产生塑性变形

理解成因

• 由于主动轮齿上所受的摩擦力是背离节线分别朝向

齿顶及齿根作用的，故产生塑性变形后，齿面沿节

线处形成凹沟

• 从动轮齿上所受的摩擦力方向则相反，故产生塑性

变形后，齿面沿节线处形成凸棱

失效特点

• 提高齿面硬度，采用黏度高的润滑油，均可防止或

减轻齿面的塑性变形。

解决措施



齿轮传动的设计约束
•主要针对轮齿疲劳折断和齿面疲劳点蚀这两种失效形式

• 齿根弯曲疲劳强度——齿轮抵抗轮齿疲劳折断的能力

• 齿面接触疲劳强度——齿轮抵抗齿面疲劳点蚀的能力

11齿轮传动的失效形式和设计约束

设计准则 主要失效形式 设计约束 强度校核

对于闭式软齿面传动
（硬度 ≤ 350 HBS）

齿面点蚀 齿面接触疲劳强度 齿根弯曲疲劳强度

对于闭式硬齿面传动
（硬度 > 350 HBS ）

齿根弯曲疲劳折断 齿根弯曲疲劳强度 齿面接触疲劳强度

对于开式齿轮传动
齿面磨损和轮齿折断
（无成熟计算方法）

按齿根弯曲疲劳强度
设计，将模数增大

10-15 %

不校核
齿面接触疲劳强度

• 短期过载的齿轮传动，其主要失效形式是过载折断或塑性变形，其设计约束条件为静强度条件
• 设计齿轮时，除应满足上述强度约束条件外，还应考虑诸如经济性、环境污染（主要是振动和噪声)等问题。



齿轮传动的设计约束
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齿轮传动

5种

失效形式

轮齿折断

齿面点蚀

磨损

胶合

塑性变形

3个

设计准则

闭式软齿面

传动

闭式硬齿面

传动

开式

齿轮传动

2种

强度计算

齿根弯曲

疲劳强度

齿面接触

疲劳强度



直齿圆柱齿轮传动的
强度条件
齿轮传动设计
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齿轮受力分析（名义载荷）
• 转矩  𝑇1 = 9.55 × 106 𝑃1

𝑛1
 (𝑁 ∙ 𝑚𝑚)

• 主动齿轮 1 传给从动齿轮 2

• 轮齿上的法向力 𝐹𝑛 =
𝐹𝑡

cos 𝛼
=

2𝑇1

𝑑1 cos 𝛼
 (N)

• 切于分度圆上的圆周力 𝐹𝑡 =
2𝑇1

𝑑1
N

• 𝐹𝑡1与主动轮回转方向相反（阻力）
• 𝐹𝑡2与从动轮回转方向相同（驱动力）

• 和沿半径方向的径向力 𝐹𝑟 = 𝐹𝑡 tan 𝛼 (N)
• 𝐹𝑟1、𝐹𝑟2分别指向各自齿轮的轮心

• 𝑇1：主动齿轮传递的名义转矩（N·mm）
• 𝑑1：主动齿轮的分度圆直径（mm）
• 𝛼：分度圆压力角（°）
• 𝑃1：主动齿轮传递的功率（kW）
• 𝑛1：主动齿轮的转速（r/min）

14直齿圆柱齿轮传动的强度条件

作用在主动轮
和从动轮上的
各对应力等值、
反向

略去齿面间的摩擦力



计算载荷
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• 名义载荷 =>修正系数 => 计算载荷
• 由于原动机和工作机的振动和冲击，在轮齿啮合过程中产生的动载荷

• 制造安装误差或受载后轮齿产生的弹性变形以及轴、轴承、箱体的变形
等原因，造成的载荷沿齿宽方向的分布不均及啮合的各轮齿间载荷的分
布不均

• 与圆周力对应的计算载荷为

𝐹𝑡𝑐 = 𝐾𝐹𝑡  𝐾 = 𝐾𝐴𝐾𝑣𝐾𝛽𝐾𝑎 （载荷系数）

𝑲𝑨：使用系数

• 考虑原动机和工作

机的工作特性等引
起的动力过载对轮

齿受载的影响

𝑲𝒗：动载系数

• 考虑齿轮副在啮合

过程中，因啮合误
差（基节误差、齿

形误差和轮齿变形

等）所引起的内部

附加动载荷对轮齿

受载的影响

𝑲𝜷：齿向载荷

分布系数

• 考虑由于轴的变形

和齿轮制造误差等

引起的载荷沿齿宽

方向分布不均匀的

影响

𝑲𝒂：齿间载荷

分配系数

• 考虑同时啮合的各

对轮齿间载荷分配

不均匀的影响



𝐾𝐴：使用系数
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考虑原动机和工作机的工作特性等引起的动力过载对轮齿受载的影响



𝐾𝑣：动载系数
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考虑齿轮副在啮合过程中，因啮合误差（基节误差、齿形误差和轮齿变形等）
所引起的内部附加动载荷对轮齿受载的影响

• 若啮合轮齿的基节不等，如 𝑝𝑏1 < 𝑝𝑏2 时，
• 则第二对轮齿在尚未进入啮合区时就提前在 

𝐴′ 点开始啮合，使瞬时速比发生变化而产生
冲击和动载荷

• 若齿形有误差，瞬时速比不为定值，也会产
生动载荷
• 齿轮的速度越高，齿轮振动越大

• 提高齿轮的制造精度，可以减小内部动载荷
• 对齿轮进行适当的修形，将齿顶按虚线所示
切掉一部分，可使 𝐴′ 点延迟进入啮合，也可
达到降低动载荷的目的

• 齿轮精度低、速度高时，引起内部附加动载荷越大， 𝐾𝑣 取值越大
• 对于直齿圆柱齿轮传动，可取𝑲𝒗 = 𝟏. 𝟎𝟓～𝟏. 𝟒
• 对于斜齿圆柱齿轮传动，因传动平稳，可取𝑲𝒗 = 𝟏. 𝟎𝟐～𝟏. 𝟐



𝐾𝛽：齿向载荷分布系数
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考虑由于轴的变形和齿轮制造误差等引起的载荷沿齿宽方向分布不均匀的影响

载荷集中现象
• 当齿轮相对轴承布置不
对称时，齿轮受载后，
轴产生弯曲变形，两齿
轮随之偏斜，使得作用
在齿面上的载荷沿接触
线分布不均匀

将齿侧沿齿宽
方向进行修形

产生的影响
• 若齿轮靠近转矩输入端布置，偏载严重
• 若齿轮远离转矩输入端布置，偏载减小
• 齿宽较小、对称布置、轴刚度大， 𝐾𝛽 取偏大值

措施
• 为了减少载荷集中，应将齿轮布置在远离转矩输入端

将齿面制成
鼓形

均可降低轮齿
上的载荷集中

• 当两轮之一为
软齿面时，取
𝐾𝛽 = 1～1.2

• 当两轮均为硬
齿面时，取
𝐾𝛽 = 1.1～1.35



𝐾𝑎：齿间载荷分配系数
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考虑同时啮合的各对轮齿间载荷分配不均匀的影响

• 当重合度 𝜀𝑎 > 1，存在双对齿啮合区

• 由于轮齿的弹性变形和制造误差，载荷在两对
齿上分配是不均匀的

• 轮齿从齿根到齿顶啮合的过程中，齿面上载荷
作用点随轮齿在啮合线上位置的不同而改变

• 由于齿面上力作用点位置的改变，轮齿在啮合
线上不同位置的变形及刚度不同，刚度大者承
担载荷大，因此在同时啮合的两对轮齿间，载
荷的分配是不均匀的

• 此外，基节误差、齿轮的重合度、齿面硬度、
齿顶修缘等对齿间载荷分配也有影响

• 𝑲𝒂 = 𝟏. 𝟎～𝟏. 𝟐
• 直齿圆柱齿轮

• 斜齿圆柱齿轮（精度高于7级）

• 𝑲𝒂 = 𝟏. 𝟐～𝟏. 𝟒
• 斜齿圆柱齿轮（精度低于7级）

• 当齿轮制造精度低、齿面为硬齿面时，取大值；
当精度高、齿面为软齿面时，取小值。



齿面接触疲劳强度条件

两零件表面常为

点接触或线接触

受载后因弹性变形而

成为狭小的面接触接

触处的局部应力称为

接触应力 𝝈𝑯

𝜎H常为

脉动循环变应力

（齿轮周期性啮合）

在此变应力反复作用

下，会产生疲劳点蚀

对于闭式软齿面齿轮

传动，主要失效形式：

齿面疲劳点蚀

齿面接触疲劳强度计

算的目的：

防止点蚀破坏

20直齿圆柱齿轮传动的强度条件

强度条件
𝜎H ≤ 𝜎HP

𝜎H：实际接触应力（Mpa）

𝜎HP：许用接触应力（Mpa）



齿面接触疲劳强度条件
• 接触疲劳强度计算通常以节点为计算点

• 轮齿在啮合过程中，齿廓接触点是不断变
化的，因此，齿廓的曲率半径也将随着啮
合位置的不同而变化

• 对于重合度 1 < 𝜀𝑎 ≤ 2的渐开线直齿圆柱齿
轮传动

• 在双齿对啮合区，载荷将由两对齿承担

• 在单齿对啮合区，全部载荷由一对齿承担

• 节点 C处的 𝜌值虽不是最小，但该点一般
处于单对齿啮合区，只有一对齿啮合，且
点蚀也往往先在节线附近的表面出现

𝜌1/2 =
𝑑1/2

′

2
sin 𝛼′

• 𝑑1
′，𝑑2

′ ：小齿轮和大齿轮的节圆直径（mm）

• 𝛼′：啮合角（ ° ）
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齿面接触疲劳强度条件

22直齿圆柱齿轮传动的强度条件

• 𝑍𝜀：重合度系数，考虑因重合度增加、接触线长度增加、接触应力降低的影响系数
• 对于直齿圆柱齿轮传动，一般可取 𝑍𝜀 = 0.85～0.92

• 齿数多时，𝜀𝑎大， 𝑍𝜀 取小值，反之取大值

曲率半径：𝜌1/2 =
𝑑1/2

′

2
sin 𝛼′

啮合角与直径关系：
𝑑1

′

𝑑1
=

cos 𝛼

cos 𝛼′

齿数比： 𝑢 =
𝑧2

𝑧1
=

𝑑2
′

𝑑1
′

计算载荷： 𝐹𝑛𝑐 = 𝐾𝐹𝑛

接触线长度： 𝐿 = Τ𝑏 𝑍𝑡
2



齿面接触疲劳强度条件
• 赫兹公式：计算两弹性圆柱体的最大接触应力

𝜎H =
1

𝜋
1 − 𝜇1

2

𝐸1
+

1 − 𝜇2
2

𝐸2

∙
𝐹𝑛

𝐿𝜌Σ

= 𝑍𝐻𝑍𝐸𝑍𝜀

2𝐾𝑇1 𝑢 ± 1

𝑏 𝑑1
2 𝑢

 (MPa)

节点区域系数： 𝑍𝐻 =
2

cos2 𝛼∙tan 𝛼′

材料系数：𝑍𝐸 =
1

𝜋
1−𝜇1

2

𝐸1
+

1−𝜇2
2

𝐸2

23直齿圆柱齿轮传动的强度条件

正、负号对应
外、内啮合齿轮传动



直齿圆柱齿轮的齿面接触疲劳强度条件
• 校核式

𝜎H = 𝑍𝐻𝑍𝐸𝑍𝜀

2𝐾𝑇1 𝑢 ± 1

𝑏 𝑑1
2 𝑢

≤ 𝜎HP

𝜎HP：许用接触应力（Mpa）

分度圆直径 𝑑1 、齿宽 𝑏 、齿数比 𝑢 、啮合角 𝛼′

• 两齿轮的接触应力相等，即 𝛔𝐇𝟏 = 𝛔𝐇𝟐

• 但许用接触应力 𝜎HP1 和 𝜎HP2 齿轮的材料、热处理方式和应力循环次数有关，一般不相等

• 取 𝜎HP1 和 𝜎HP2 两者中较小者代入计算

• 齿轮接触强度主要取决于齿轮的大小，而不取决于轮齿或模数的大小
• 𝑑 越大， 𝜎𝐻 越小，接触强度越高（ 𝐹𝑛 减小；齿廓平直)

• 模数 𝑚 的大小对接触强度无直接影响 𝑑1 = 𝑚𝑧1

• 啮合角 𝛂′增大，可使 𝐙𝐇和 𝛔𝐇减小
• 采用正角度变位传动（ 𝑥1 + 𝑥2 > 0），可提高齿面接触强度
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直齿圆柱齿轮的齿面接触疲劳强度条件
• 设计式：齿面接触疲劳强度条件的另一表达形式

𝑑1 ≥
3 𝑍𝐻𝑍𝐸𝑍𝜀

𝜎HP

2
∙

2𝐾𝑇1

𝜓𝑑
∙

𝑢±1

𝑢
 （mm）

• 其中齿宽 𝑏 = 𝜓𝑑𝑑1，𝜓𝑑 为齿宽系数， 𝑑1为齿轮分度圆直径

• 正、负号对应外、内啮合齿轮传动

• 适用于标准和变位直齿圆柱齿轮传动

• 提高齿轮接触疲劳强度的主要措施
• 可减小齿面接触应力

• 加大齿轮直径 𝑑或中心距 𝑎

• 适当增大齿宽 𝑏（或齿宽系数 𝜓𝑑 ）

• 采用正角度变位齿轮传动和提高齿轮精度等级

• 提高许用接触应力 𝜎HP 值 

• 改善齿轮材料和热处理方式（提高齿面硬度）
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轮齿弯曲强度条件
•为了防止轮齿折断，轮齿的弯曲强度条件为

𝜎F ≤ 𝜎FP

𝜎F：齿根弯曲应力（MPa）𝜎FP：许用弯曲应力（MPa）

26直齿圆柱齿轮传动的强度条件

•载荷 𝐹𝑛作用点在哪里时 𝜎F最大？

计算 𝜎F：危险截面的弯曲应力

•将轮齿视为悬臂梁，作与轮齿对称中线成 30°角

并与齿根过渡曲线相切的直线，通过两切点作平

行于齿轮轴线的截面，此截面即为齿根危险截面。

确定：齿根危险截面

•啮合过程中，轮齿上的载荷作用点是变化的，应

将其中使齿根产生最大弯矩者作为计算时的载荷

作用点。

确定：轮齿上的载荷作用点



轮齿弯曲强度条件

27直齿圆柱齿轮传动的强度条件

•载荷 𝐹𝑛作用点在哪里时 𝜎F最大？

计算 𝜎F：危险截面的弯曲应力

•将轮齿视为悬臂梁，作与轮齿对称中线成 30°角

并与齿根过渡曲线相切的直线，通过两切点作平

行于齿轮轴线的截面，此截面即为齿根危险截面。

确定：齿根危险截面

•啮合过程中，轮齿上的载荷作用点是变化的，应

将其中使齿根产生最大弯矩者作为计算时的载荷

作用点。

确定：轮齿上的载荷作用点

•为了防止轮齿折断，轮齿的弯曲强度条件为
𝜎F ≤ 𝜎FP

𝜎F：齿根弯曲应力（MPa）𝜎FP：许用弯曲应力（MPa）



轮齿弯曲强度条件
• 轮齿在 E点啮合时

• 处于双齿对啮合区中
• 力臂最大，但此时有两对轮齿共同承担
载荷，齿根所受弯矩不是最大

• 轮齿在 D点啮合时
• 单齿对啮合区上界点
• 力臂虽较前者稍小，但仅一对轮齿承担
总载荷，因此，齿根所受弯矩最大

• 将力作用于齿顶时产生的齿根应力
折算为
力作用于单齿对啮合区上界点时产生的齿根应力

• 应以 D点作为计算时的载荷的作用点

• 但由于按此点计算较为复杂

• 一般可将齿顶作为载荷的作用点，

• 引入重合度系数 𝑌𝜀
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轮齿弯曲强度条件
• 将 𝐹𝑛 移至轮齿的对称线上，并分解为

• 切向分力 𝐹𝑛 cos 𝛼𝐹𝑛
，使齿根产生弯曲应力和切应力

• 径向分力 𝐹𝑛 sin 𝛼𝐹𝑛
 ，使齿根产生压应力

• 𝛼𝐹𝑛
：齿顶载荷作用角，略去齿面间摩擦力

• 校核齿根弯曲疲劳强度时应按危险截面拉伸侧的弯曲应力计算
• 由于切应力和压应力比弯曲应力小得多，且齿根弯曲疲劳裂纹首先发生
在拉伸侧

• 其弯曲应力为

𝜎𝐹 =
𝑀

𝑊
=

𝐹𝑛 cos 𝛼𝐹𝑛
ℎ𝐹

𝑏 Τ𝑆𝐹
2 2

=
2𝐾𝑇1

𝑏𝑑1𝑚
∙

6 Τℎ𝐹 𝑚 cos 𝛼𝐹𝑛

Τ𝑆𝐹 𝑚 2 cos 𝛼
 （MPa）

ℎ𝐹：弯曲力臂｜𝑆𝐹 ：危险截面厚度｜𝑏 ：齿宽｜𝛼𝐹𝑛
 ：载荷作用角
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轮齿弯曲强度条件
• 其弯曲应力为

𝜎𝐹 =
𝑀

𝑊
=

𝐹𝑛 cos 𝛼𝐹𝑛
ℎ𝐹

𝑏 Τ𝑆𝐹
2 2

=
2𝐾𝑇1

𝑏𝑑1𝑚
∙

6 Τℎ𝐹 𝑚 cos 𝛼𝐹𝑛

Τ𝑆𝐹 𝑚 2 cos 𝛼
 （MPa）

ℎ𝐹：弯曲力臂｜𝑆𝐹 ：危险截面厚度｜𝑏 ：齿宽｜𝛼𝐹𝑛
 ：载荷作用角

• 轮齿弯曲疲劳强度条件

校核式：𝜎𝐹 =
2𝐾𝑇1

𝑏𝑑1𝑚
∙ 𝑌𝐹𝑎

𝑌𝑆𝑎
𝑌𝜀 =

2𝐾𝑇1

𝜓𝑑𝑧1
2𝑚3

∙ 𝑌𝐹𝑎
𝑌𝑆𝑎

𝑌𝜀 ≤ 𝜎𝐹𝑃（MPa）

计算式（可计算齿轮的模数）：𝑚 ≥
3 2𝐾𝑇1

𝜓𝑑𝑧1
2𝜎𝐹𝑃

∙ 𝑌𝐹𝑎
𝑌𝑆𝑎

𝑌𝜀（mm）

• 考虑齿根应力集中和危险截面上的压应力和切应力的影响

• 𝑌𝐹𝑎
：载荷作用于齿顶时的齿形系数 𝑌𝐹𝑎

=
6 Τℎ𝐹 𝑚 cos 𝛼𝐹𝑎

Τ𝑆𝐹 𝑚 2 cos 𝛼

• 𝑌𝑆𝑎
：应力修正系数｜𝑌𝜀：重合度系数

• 𝜎𝐹𝑃：许用弯曲应力（MPa）
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轮齿弯曲强度条件

• 𝑌𝐹𝑎
：载荷作用于齿顶时的齿形系数 𝑌𝐹𝑎

=
6 Τℎ𝐹 𝑚 cos 𝛼𝐹𝑎

Τ𝑆𝐹 𝑚 2 cos 𝛼

• 𝑌𝐹𝑎
 与模数𝑚无关，只与 𝜆、𝛾、𝛼𝐹𝑎

、𝛼决定的齿形有关

• ℎ𝐹 = 𝜆𝑚，𝑆𝐹 = 𝛾𝑚（𝜆、𝛾为与齿形有关的比例系数）

• 对于 𝛼 = 20° 的标准齿制齿轮（其齿顶高系数为标准值）
• 其齿数 𝑧和变位系数 𝑥 不同时，齿形也不同，故 𝑌𝐹𝑎

 主要与 𝑧、𝑥 有关

• 齿数少，齿根厚度薄， 𝑌𝐹𝑎
大， 𝜎𝐹 大，弯曲强度低

• 对于正变位齿轮（𝑥 > 0），齿根厚度大
• 使 𝑌𝐹𝑎

减小，可提高齿根弯曲强度，因此， 

𝑌𝐹𝑎
主要取决于齿数 𝑧和变位系数 𝑥 
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轮齿弯曲强度条件

32直齿圆柱齿轮传动的强度条件

𝑌𝐹𝑎
、𝑌𝑆𝑎

值可根据 𝑧和 𝑥查表获得



轮齿弯曲强度条件

• 重合度系数： 𝑌𝜀

• 将力的作用点由齿顶转移到单齿对啮合区上界点的系数

• 当 𝜀 < 2时，取 𝑌𝜀 = 0.65~0.85
• 𝑧大， 𝑌𝜀 取小值，反之取大值

• 因大、小齿轮的 𝑌𝐹𝑎
、𝑌𝑆𝑎

不相等，它们的弯曲应力是不相等的
• 大、小齿轮应分别进行轮齿弯曲强度校核

• 材料或热处理方式不同时，其许用弯曲应力也不相等

• 大、小齿轮的
𝑌𝐹𝑎𝑌𝑆𝑎

𝜎𝐹𝑃
比值可能不同，大者其弯曲疲劳强度较弱

• 设计时应以两者中的大值代入，求得 𝑚后，应将其圆整为标准模数
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𝑚 ≥
3 2𝐾𝑇1

𝜓𝑑𝑧1
2𝜎𝐹𝑃

∙ 𝑌𝐹𝑎
𝑌𝑆𝑎

𝑌𝜀（mm）



轮齿弯曲强度条件
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当𝑧、𝑚、𝑏、𝑥增大时， 

𝜎𝐹 减小

在中心距 𝑎或直径 𝑑 和齿

宽 𝑏 确定后， 𝜎𝐹 的大小

主要取决于 𝑚 和 𝑧 

增加齿数，虽可能因

𝑌𝐹𝑎
、𝑌𝑆𝑎

减小而使 𝜎𝐹 有所

降低

但由于𝑚对 𝜎𝐹 的影响比

之大，所以，在 𝑑一定的

条件下，增大 𝑚 并相应减

小 𝑧 ，可提高轮齿的弯曲

强度。

影响轮齿弯曲强度的主要几何参数

齿数 𝑧 模数 𝑚 齿宽 𝑏 变位系数 𝑥

提高轮齿弯曲疲劳强度的

主要措施

减小

齿根弯曲应力

增大

模数

适当增大

齿宽

选用较大

变位系数

提高

齿轮精度

提高

许用弯曲应力

改善

齿轮材料

改善

热处理方式

𝜎𝐹 =
2𝐾𝑇1

𝑏𝑑1𝑚
∙ 𝑌𝐹𝑎

𝑌𝑆𝑎
𝑌𝜀 ≤ 𝜎𝐹𝑃



齿轮材料和许用应力
齿轮传动设计

35



齿轮材料及
热处理方式

36齿轮材料和许用应力

选材时考虑

工作条件

载荷性质

经济性

制造方法等

锻钢

正火或
调质钢

表面硬化钢
和渗氮钢

铸钢

铸铁

非金属材料



齿轮材料及热处理方式
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许用应力
• 根据试验齿轮的接触疲劳极限和弯曲疲劳极限确定的，试验齿轮
的疲劳极限又是在一定试验条件下获得的
• 当设计齿轮的工作条件与试验条件不同时，需加以修正

许用接触应力：𝜎HP =
𝜎Hlim

𝑆Hmin
𝑍𝑁

许用弯曲应力： 𝜎FP =
𝜎Flim

𝑆Fmin
𝑌𝑆𝑇𝑌𝑁

• 𝜎Hlim、𝜎Flim：试验齿轮的接触疲劳极限和弯曲疲劳极限（MPa）

• 𝑍𝑁、𝑌𝑁：接触强度和弯曲强度计算的寿命系数

• 𝑌𝑆𝑇：试验齿轮的应力修正系数，按国家标准取 𝑌𝑆𝑇 = 2.0

• 𝑆Hmin、𝑆Fmin：接触强度和弯曲强度计算的最小安全系数
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试验齿轮的疲劳极限 𝜎Hlim
• 试验齿轮的疲劳极限是在持久寿命期限内，失效概率为 1%时，
经运转试验获得的
• 接触疲劳极限的试验条件：

• 节点速度 𝑣 = 10 𝑚/𝑠 

• 矿物油润滑（运动黏度 𝜐 = 100 𝑚𝑚2/𝑠 ）

• 齿面平均粗糙度 𝑅𝑧 = 3 𝜇𝑚

39齿轮材料和许用应力

调质钢和铸钢铸铁 表面硬化钢

𝜎Hlim查表获得



试验齿轮的疲劳极限 𝜎Flim
• 试验齿轮的疲劳极限是在持久寿命期限内，失效概率为 1%时，
经运转试验获得的
• 弯曲疲劳极限的试验条件：

• 𝑚 = 3~5 mm，𝛽 = 0°，𝑛 = 10~50 mm，𝑣 = 10 m/s

• 齿根表面平均粗糙度 𝑅𝑧 = 10 𝜇m

• 轮齿受单向弯曲

40齿轮材料和许用应力

调质钢和铸钢

铸铁

表面硬化钢

𝜎Flim查表获得



试验齿轮的疲劳极限 𝜎Hlim、𝜎Flim
• 给出的 𝜎Hlim、𝜎Flim 值有一定的变动范围

• 同一批齿轮中，其材质、热处理质量及加工质量等有一定的差异
致使所得到的试验齿轮的疲劳极限值出现较大的离散性

• 不同齿轮材料品质和热处理质量的 𝛔𝐇𝐥𝐢𝐦、𝛔𝐅𝐥𝐢𝐦 的取值线
• ME线：质量很高

• MQ线：中等要求

• ML线：最低要求

• 当齿面硬度超过其区域范围时，
可将图向右作适当的线性延伸
•  𝜎Flim值是在单向弯曲条件即受脉
动循环变应力下得到的疲劳极限

• 对于受双向弯曲的齿轮（如行星轮、
中间惰轮等)，轮齿受对称循环变应
力作用，此时的弯曲疲劳极限应将
图示值乘以系数 0.7。
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通常可按MQ线
选取 𝜎Hlim、𝜎Flim值



寿命系数 𝑍𝑁、𝑌𝑁
• 图中 𝜎Hlim、𝜎Flim是按无限寿命试验得到的数据

• 当要求所设计的齿轮为有限寿命时
• 其疲劳极限还会有所提高，需进行修正

• 𝜎Hlim ∙ 𝑍𝑁、𝜎Flim ∙ 𝑌𝑁

• 转速不变时

𝑁 = 60 ∙ 𝑛 ∙ 𝑎 ∙ 𝑡

• 𝑛：齿轮转速（r/min）

• 𝑎：齿轮每转一转，
轮齿同侧齿面啮合次数

• 𝑡：齿轮总工作时间（h）

42齿轮材料和许用应力

受稳定载荷时， 𝑍𝑁、𝑌𝑁 按轮齿经受的循环次数 𝑁由下图查取



最小安全系数 𝑆Hmin、𝑆Fmin
• 选择最小安全系数时，应考虑

• 齿轮的载荷数据

• 计算方法的正确性

• 对齿轮的可靠性要求

•  𝑆Hmin、𝑆Fmin的值可查表
• 在计算数据的准确性较差，计算方法粗糙，失效后可能造成严重后果等
情况下，两者均应取大值
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斜齿圆柱齿轮传动的
强度条件
齿轮传动设计

斜齿圆柱齿轮传动，因轮齿接触线倾斜，同时啮合的齿数
多，重合度大，故传动平稳，噪声小，承载能力强，常在

速度较高的传动系统中使用
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受力分析
•若略去齿面间的摩擦力，作用于节点 𝐶 的法向力 𝐹𝑛

• 𝛼𝑛：法面分度圆压力角

• 𝛼𝑡：端面分度圆压力角

• 𝛽：分度圆螺旋角

• 𝛽𝑏：基圆螺旋角

• 圆周力 𝐹𝑡 = 2 Τ𝑇1 𝑑1

• 径向力 𝐹𝑟 = 𝐹𝑡 tan 𝛼𝑡 = 𝐹𝑡 Τtan 𝛼𝑛 cos 𝛽

• 轴向力 𝐹𝑎 = 𝐹𝑡 tan 𝛽

• 法向力 𝐹𝑛 =
𝐹𝑡

cos 𝛼𝑛∙cos 𝛽
=

𝐹𝑡

cos 𝛼𝑡∙cos 𝛽𝑏
=

𝐹𝑡

𝑑1 cos 𝛼𝑡∙cos 𝛽𝑏
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受力分析
• 各力关系：

• 𝐹𝑡1 = −𝐹𝑡2

• 𝐹𝑟1 = −𝐹𝑟2

• 𝐹𝑎1 = −𝐹𝑎2

• 各力方向
• 𝐹𝑡、𝐹𝑟 与直齿轮相同

• 𝐹𝑎取决于齿轮的回转方向
和螺旋线方向，可以用
“主动轮左、右手定则”
来判断
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作用在主动轮和从动轮上的各力均对
应等值、反向。各分力的方向可用下
面的方法判定。
(1)圆周力 𝐹𝑡 在主动轮上与回转方向
相反，在从动轮上与回转方向相同
(2)径向力 𝐹𝑟 分别指向各自的轮心
(3)轴向力 𝐹𝑎 的方向取决于齿轮的回
转方向和螺旋线方向，可以用“主动
轮左、右手定则”来判断：
 当主动轮为右旋时，以右手四
指的弯曲方向表示主动轮的转向，拇
指指向即为它所受轴向力的方向
 当主动轮为左旋时，用左手，
方法同上。从动轮上的轴向力方向与
主动轮的相反
 上述左、右手定则仅适用于主
动轮



齿面接触疲劳强度条件

• 斜齿圆柱齿轮传动齿面接触疲劳强度条件

校核式：𝜎H = 𝑍𝐻𝑍𝐸𝑍𝜀𝑍𝛽

2𝐾𝑇1

𝑏𝑑1
2 ∙

𝑢 ± 1

𝑢
≤ 𝜎HP（MPa）

设计式：𝑑1 ≥
3 𝑍𝐻𝑍𝐸𝑍𝜀𝑍𝛽

𝜎HP

2
∙

2𝐾𝑇1

𝜓𝑑
∙

𝑢±1

𝑢
 （mm）

• 𝑍𝐻 为节点区域系数 𝑍𝐻 =
2 cos 𝛽𝑏

cos2 𝛼𝑡 tan 𝛼𝑡

• 可查表获得

• 𝑍𝜀重合度系数
• 因斜齿圆柱齿轮传动的重合度较大，可取 𝑍𝜀 = 0.75~0.88
• 齿数多时，取小值；反之取大值
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计算斜齿圆柱齿轮传动的接触应力时的特点

①啮合的接触线是倾斜的，

有利于提高接触强度，引人螺

旋角系数 𝑍𝛽 = cos 𝛽

②节点的曲率半径按法面计算 ③重合度大，传动平稳

由于斜齿圆柱齿轮的𝑍𝐻、 𝑍𝜀、 𝐾𝑣 比直齿圆
柱齿轮小，在同样条件下，斜齿圆柱齿轮传
动的接触疲劳强度比直齿圆柱齿轮传动高



齿面接触疲劳强度条件

校核式：𝜎H = 𝑍𝐻𝑍𝐸𝑍𝜀𝑍𝛽

2𝐾𝑇1

𝑏𝑑1
2 ∙

𝑢 ± 1

𝑢
≤ 𝜎HP（MPa）

设计式：𝑑1 ≥
3 𝑍𝐻𝑍𝐸𝑍𝜀𝑍𝛽

𝜎HP

2

∙
2𝐾𝑇1

𝜓𝑑
∙

𝑢±1

𝑢
 （mm）
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设计出 𝑑1后，计算其他几何参数

初步选定齿数 𝑧1（闭式软齿面：20~40）

初步选定螺旋角 𝛽，常用 10°~15°

计算𝑚n = 𝑑1 cos 𝛽 /𝑧1，向上圆整成标准值且 𝑚n ≥ 1.5

计算中心距 𝑎 =
𝑑1+𝑑2

2
=

𝑚n 𝑧1+𝑧2

2 cos 𝛽
，并圆整



齿根弯曲疲劳强度条件
• 近似将其视为按轮齿法面展开的当量直齿圆柱齿轮

• 由于斜齿圆柱齿轮的接触线是倾斜的，所以轮齿往往发生局部折断而且，啮合过程中，其
接触线和危险截面的位置都在不断变化，其齿根应力很难精确计算

• 考虑到斜齿圆柱齿轮倾斜的接触线对提高弯曲强度有利，引人螺旋角系数 𝑌𝛽  ，对齿根应力
进行修正，并以法向模数 𝑚𝑛代替 𝑚，可得斜齿圆柱齿轮轮齿的弯曲疲劳强度条件为

校核式：𝜎𝐹 =
2𝐾𝑇1

𝑏𝑑1𝑚𝑛
∙ 𝑌𝐹𝑎

𝑌𝑆𝑎
𝑌𝜀𝑌𝛽 =

2𝐾𝑇1

𝜓𝑑𝑧1
2𝑚3

∙ 𝑌𝐹𝑎
𝑌𝑆𝑎

𝑌𝜀𝑌𝛽 ≤ 𝜎𝐹𝑃（MPa）

计算式（可计算齿轮的模数，𝑑1 =
𝑚𝑛𝑧1

cos 𝛽
）：𝑚𝑛 ≥

3 2𝐾𝑇1 cos2 𝛽 𝑌𝜀𝑌𝛽

𝜓𝑑𝑧1
2 ∙

𝑌𝐹𝑎
𝑌𝑆𝑎

𝜎𝐹𝑃
（mm）

• 𝑌𝛽：螺旋角系数， 𝑌𝛽 = 0.85～0.92， 𝛽角大时取小值，反之取大值

• 𝑌𝐹𝑎
 、𝑌𝑆𝑎

：按当量齿数 𝑧𝑣 = Τ𝑧 cos3 𝛽 ，查表获得

• 𝑌𝜀：重合度系数｜𝜎𝐹𝑃：许用弯曲应力（MPa）
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齿根弯曲疲劳强度条件
校核式：𝜎𝐹 =

2𝐾𝑇1

𝑏𝑑1𝑚𝑛
∙ 𝑌𝐹𝑎

𝑌𝑆𝑎
𝑌𝜀𝑌𝛽 =

2𝐾𝑇1

𝜓𝑑𝑧1
2𝑚3

∙ 𝑌𝐹𝑎
𝑌𝑆𝑎

𝑌𝜀𝑌𝛽 ≤ 𝜎𝐹𝑃（MPa）

计算式（可计算齿轮的模数，𝑑1 =
𝑚𝑛𝑧1

cos 𝛽
）：𝑚𝑛 ≥

3 2𝐾𝑇1 cos2 𝛽 𝑌𝜀𝑌𝛽

𝜓𝑑𝑧1
2 ∙

𝑌𝐹𝑎
𝑌𝑆𝑎

𝜎𝐹𝑃
（mm）

• 因大、小齿轮的 𝜎𝐹 和 𝜎𝐹𝑃 均可能不相同，故应分别进行验算

• 计算时，应取
𝑌𝐹𝑎1𝑌𝑆𝑎1

𝜎𝐹𝑃1
与

𝑌𝐹𝑎2𝑌𝑆𝑎2

𝜎𝐹𝑃2
两者中的较大值代入

• 在相同条件下，斜齿圆柱齿轮传动的轮齿弯曲应力比直齿圆柱齿轮传动的小，
其弯曲疲劳强度比直齿圆柱齿轮传动的高

• 因 𝑧𝑣 > 𝑧，故斜齿圆柱齿轮的 𝑌𝐹𝑎
𝑌𝑆𝑎
比直齿圆柱齿轮的小

•  𝐾𝑣 也小，式中还增加了一个小于 1的螺旋角系数
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直齿锥齿轮传动的
强度条件
齿轮传动设计

锥齿轮传动常用于传递两相交轴之间的运动和动力
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直齿锥齿轮的特点
• 根据轮齿方向和分度圆母线方向的相互关系，锥齿轮传动可分为

• 直齿锥齿轮传动

• 本课仅介绍常用的轴交角 Σ = 𝛿1 + 𝛿2 = 90° 的直齿锥齿轮传动的强度条件

• 斜齿锥齿轮传动

• 曲线齿锥齿轮传动

• 直齿锥齿轮传动仅适用于 𝑣 ≤ 5𝑚/𝑠的传动
• 由于锥齿轮的理论齿廓为球面渐开线，而实际加工出的齿形与其有较大的误差，
不易获得高的精度，在传动中会产生较大的振动和噪声

• 直齿锥齿轮的标准模数为大端模数 𝑚，其几何尺寸按大端计算

• 直齿锥齿轮的轮齿从大端到小端逐渐收缩，轮齿沿齿宽方向的截面大小不等，受
力后不同截面的弹性变形各异，引起载荷分布不均，受力和强度计算都相当复杂

• 故一般以齿宽中点的当量直齿圆柱齿轮作为计算基础
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直齿锥齿轮的特点
• 根据轮齿方向和分度圆母线方向的相互关系，锥齿轮传动可分为

• 直齿锥齿轮传动（本课仅介绍此类常用设计：轴交角 𝜮 = 𝜹𝟏 + 𝜹𝟐 = 𝟗𝟎° ）

• 斜齿锥齿轮传动

• 曲线齿锥齿轮传动
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传动中会产生较

大的振动和噪声， 

𝑣 ≤ 5𝑚/𝑠

• 由于锥齿轮的理论齿

廓为球面渐开线，而

实际加工出的齿形与

其有较大的误差，不

易获得高的精度

轮齿分布在锥面

上，从大端到小

端逐渐收缩

• 轮齿沿齿宽方向的截

面大小不等

不同截面的弹性

变形各异，载荷

分布不均

• 受力和强度计算都相

当复杂

直齿锥齿轮的标

准模数为大端模

数 𝑚

• 其几何尺寸按大端计

算

故一般以齿宽中点的当量直齿圆柱
齿轮作为计算基础，假定：
- 法向力 𝐹𝑛作用于齿宽中点
- 锥齿轮的强度 = 齿宽中点处的
当量直齿圆柱齿轮的强度



直齿锥齿轮传动的当量齿轮的几何关系
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• 齿数比：𝑢 = 𝑧2/𝑧1

• 分度圆锥角

• tan 𝛿1 = ൗ
𝑑1

2

𝑑2

2
=

1

𝑢

• tan 𝛿2 = ൗ
𝑑2

2

𝑑1

2
= 𝑢

• cos 𝛿1 =
𝑢

1+𝑢2

• 当量齿轮直径： 𝑑𝑣1 =
𝑑𝑚1

cos 𝛿1
，𝑑𝑣2 =

𝑑𝑚2

cos 𝛿2

• 当量齿数：𝑧𝑣1 =
𝑧1

cos 𝛿1
，𝑧𝑣2 =

𝑧2

cos 𝛿2

• 当量齿数比：𝑢𝑣 =
𝑧𝑣2

𝑧𝑣1
= 𝑢2

• 齿宽系数：𝜓𝑅 =
𝑏

𝑅

• 锥距：𝑅 = 0.5 𝑑1 1 + 𝑢2

• 齿宽中点直径： 𝑑𝑚1 = 1 − 0.5𝜓𝑅 𝑑1

• 齿宽中点模数：𝑚𝑚 = 1 − 0.5𝜓𝑅 𝑚



受力分析和计算载荷
• 齿面间的法向力 𝐹𝑛 可分解为

• 圆周力 𝐹𝑡：在主动轮上是阻力，与回转方
向相反；在从动轮上是驱动力，与回转方
向相同

• 𝐹𝑡1 =
2𝑇1

𝑑𝑚1

=
2𝑇1

1−0.5𝜓𝑅 𝑑1
= −𝐹𝑡2

• 径向力 𝐹𝑟：分别指向各自的轮心

• 𝐹𝑟1 = 𝐹𝑟1
′ cos 𝛿1 = 𝐹𝑡1 tan 𝛼 ∙ cos 𝛿1 = −𝐹𝑎2

• 𝐹𝑎1 = 𝐹𝑟1
′ sin 𝛿1 = 𝐹𝑡1 tan 𝛼 ∙ sin 𝛿1 = −𝐹𝑟2

• 轴向力 𝐹𝑎：分别由各轮的小端指向大端

• 𝐹𝑎 =
𝐹𝑡1

cos 𝛼
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受力分析和计算载荷
• 直齿锥齿轮传动的计算圆周力为

𝐹𝑛𝑐 = 𝐾𝐹𝑛
𝐾 = 𝐾𝐴𝐾𝑣𝐾𝛽𝐾𝛼

• 𝐾𝐴同圆柱齿轮

• 𝐾𝑣 = 1.1～1.4

• 𝐾𝛽 = 1.1～1.3

• 𝐾𝛼 = 1
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齿面接触疲劳强度条件
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• 按齿宽中点处的当量直齿圆柱齿轮进行计算
• 因直齿锥齿轮一般制造精度较低，可忽略重合度的影响，即略去 𝑍𝜀，并
取有效齿宽 𝑏eH = 0.85𝑏，将当量齿轮的有关参量代入，得

校核式：𝜎H = 𝑍𝐻𝑍𝐸

2𝐾𝑇𝑣1

𝑏eH𝑑𝑣1
2 ∙

𝑢𝑣 + 1

𝑢𝑣
≤ 𝜎HP（MPa）

𝑇𝑣1 = 𝐹𝑡1 ∙
𝑑𝑣1

2
= 𝐹𝑡1 ∙

𝑑𝑚1

2 cos 𝛿1
=

𝑇1

cos 𝛿1

校核式：𝜎H = 𝑍𝐻𝑍𝐸

4𝐾𝑇1

0.85𝜓𝑅 1 − 0.5𝜓𝑅
2𝑑1

3𝑢
≤ 𝜎HP（MPa）

设计式：𝑑1 ≥
3 𝑍𝐻𝑍𝐸

𝜎HP

2

∙
4𝐾𝑇1

0.85𝜓𝑅 1 − 0.5𝜓𝑅
2𝑢
（mm）



齿面接触疲劳强度条件

校核式：𝜎H = 𝑍𝐻𝑍𝐸

4𝐾𝑇1

0.85𝜓𝑅 1 − 0.5𝜓𝑅
2𝑑1

3𝑢
≤ 𝜎HP（MPa）

设计式：𝑑1 ≥
3 𝑍𝐻𝑍𝐸

𝜎HP

2

∙
4𝐾𝑇1

0.85𝜓𝑅 1 − 0.5𝜓𝑅
2𝑢
（mm）

• 𝑑1：小锥齿轮大端分度圆直径

• 𝑍𝐻、𝑍𝐸、𝜎HP 的查取同圆柱齿轮

• 通常取 𝑏1 = 𝑏2，便于安装调整，保证两轮锥顶重合

• 通常 𝑢 ≤ 5，限制大齿轮直径，利于锥齿轮加工

• 设计出 𝑑1 后，计算其他参数
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初选 𝑧1 

计算
 𝑚 = 𝑑1/𝑧1

并向上取标准值

计算
 𝑑1 = 𝑚𝑧1、𝑧2、

𝑑2、𝑢 等

𝑅 =
0.5𝑑1 1 + 𝑢2 

（𝑹不能圆整）



轮齿弯曲疲劳强度条件
• 作与齿面接触疲劳强度计算时相同的处理，忽略重合度系数，按齿宽中点的
当量直齿圆柱齿轮进行计算

校核式：𝜎𝐹 =
2𝐾𝑇𝑣1

𝑏𝑑𝑣1𝑚𝑚
∙ 𝑌𝐹𝑎

𝑌𝑆𝑎
=

4𝐾𝑇1𝑌𝐹𝑎
𝑌𝑆𝑎

𝜓𝑅 1 − 0.5𝜓𝑅
2𝑚3𝑧1

2 1 + 𝑢2
≤ 𝜎𝐹𝑃（MPa）

计算式：𝑚 ≥
3 4𝐾𝑇1𝑌𝐹𝑎

𝑌𝑆𝑎

𝜓𝑅 1 − 0.5𝜓𝑅
2𝑧1

2𝜎𝐹𝑃 1 + 𝑢2
（mm）

• 可计算齿轮的模数，𝑧v =
𝑧

cos 𝛿

• 计算时，应取
𝑌𝐹𝑎1𝑌𝑆𝑎1

𝜎𝐹𝑃1
与

𝑌𝐹𝑎2𝑌𝑆𝑎2

𝜎𝐹𝑃2
两者中的较大值代入
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齿轮传动的
设计方法
齿轮传动设计
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齿轮传动的设计步骤

根据工作条件、载荷性质、

使用要求，合理选择材料、

齿面硬度、热处理方法及

精度等级

根据主要失效形式，确定

相应的设计准测

• 工作环境：闭式、开式

• 软齿面硬度 ≤ 350HBS，硬齿面硬

度 > 350HBS或 > 40HRC

合理选择有关参数，设计

计算 𝑑1 或 𝑚

考虑其他可能产生的失效

形式，进行强度校核

几何尺寸计算及齿轮的结

构设计
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材料、精度及主要参数的选择原则

1. 材料及热处理方法

• 要求轮齿具有足够的强度和韧性 => 抵抗轮齿折断

• 齿面应具有较高的硬度和耐磨性 => 防止点蚀、胶合、磨损

• 重载、要求结构紧凑：材料选好些、硬度选高些

2. 精度等级

• GB10095-1988将齿轮精度分为三个公差组：

• 第I公差组：反映运动精度，即传递运动的准确性；

• 第Ⅱ公差组：反映工作平稳性，噪声，振动；

• 第Ⅲ公差组：反映接触精度，影响载荷分布的均匀性。

• 每个公差组有 12个精度等级，1级最高，12级最低。

• 常用6～9级，且三个公差组可取不同等级。
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材料、精度及主要参数的选择原则
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材料、精度及主要参数的选择原则
3.齿数 𝑧的选择（大、小齿轮的齿数最好互质，使磨损均匀）

• 齿数多，则重合度大，运动平稳性好，噪声小。

• 对于闭式软齿面传动：一般取 𝑧1 = 25~40

• 对于闭式硬齿面或开式齿轮传动：一般取 𝑧1 = 17~25，以便增大模数提高弯曲强度

4.模数 𝑚（𝑚𝑚）的选择

• 强度计算后得到，圆整成标准值，优先选用第一系列

• 传递动力时，圆柱齿轮 𝑚 > 1.5，锥齿轮 𝑚 > 2

5.螺旋角 𝛽的选择（一般取 𝛽 = 10°~25°）

• 𝛽 ↑ => 平稳性↑ => 承载能力↑

• 𝛽 ↑ => 轴向力↑ => 轴承受力↑

6. 齿宽系数 𝜓𝑑、𝜓𝑅 的选择

• 齿宽系数↑ => 齿宽 𝑏 ↑ => 强度 ↑ => 径向尺寸越小

• 齿宽系数↑ => 齿宽 𝑏 ↑ => 轴向尺寸 ↑ => 易引起偏载
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材料、精度及主要参数的选择原则
• 设计时，齿宽系数应选择适当：

• 支承刚度大、斜齿轮传动，𝜓𝑑 取偏大值

• 硬齿面、悬臂布置易产生偏载，故 𝜓𝑑 取值很小

• 开式齿轮传动安装精度差， 𝜓𝑑 取小值

• 锥齿轮传动： 𝜓𝑅 不宜过大，常取𝜓𝑑=1/4~1/3
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行星齿轮传动设计概要
齿轮传动设计
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行星齿轮传动的特点和应用
• 渐开线行星齿轮传动是一种至少有一
个齿轮的几何轴线绕公共几何轴线作
公转运动的齿轮传动装置。
• 优点：结构紧凑，体积小、重量轻，传动
比范围大，传动效率高（要求形式选用得
当），运转平稳、噪声小，可进行运动的
合成与分解等

• 缺点：结构比较复杂，零件制造精度要求
高，安装较困难，润滑和冷却要求高

• 根据采用的基本构件不同可分为
• 2K-H型

• 3KW型

• K-H-V型

• K：太阳轮｜H：行星架｜V：输出机构
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行星齿轮传动的设计要点
• 设计行星齿轮传动时

• 首先应根据传动比和传动要求，选定行星齿轮传动形式，确定行星轮数
目 𝑛𝑝，根据配齿条件确定行星齿轮传动中各齿轮的齿数和变位系数

• 然后进行齿轮强度计算，确定齿轮模数、齿宽和中心距以及材料、热处
理方式等

• 每一种行星齿轮传动皆可分解为几对齿轮副（外啮合齿轮副和内
啮合齿轮副）
• 因此，其齿轮强度条件可分别采用定轴线齿轮传动的公式

• 但要考虑行星齿轮传动的结构特点（多个行星轮啮合，对于NGW型传动，行星轮的轮
齿既参与外啮合，又参与内啮合）和运动特点（行星轮既自转又公转）

• 一般情况下，NGW型行星齿轮传动的承载能力主要取决于外啮合齿轮副，
因而要计算外啮合齿轮副的强度

• 但是，对于太阳轮和行星轮的轮齿为渗碳淬火、磨削加工，而内齿圈为调质处理、插
齿加工的行星齿轮传动，其内齿轮的强度为薄弱环节，也应进行强度校核
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行星轮间载荷分配不均系数 𝐾𝑝
• 由于行星齿轮传动各组成零件不可避免地存在加工误差、装配误差以及运转中受力变
形等因素的影响，各行星轮的受载实际上是不相等的

• 虽然随着制造精度的提高、合理的均载机构的采用等，各行星轮受载不均匀的程度大为降
低，但仍或多或少存在受载不均匀的情况

• 对此，在强度计算中应引入不均载系数 𝐾𝑝 加以考虑

• 𝐾𝑝 值在齿面接触强度条件中以 𝐾HP 表示，在轮齿弯曲强度条件中以 𝐾FP 表示

• 其近似关系为 𝐾FP = 1 + 1.5 𝐾HP − 1

• 对于 NGW 型传动，当无均载机构和 𝑛𝑝 = 3 时，取 𝐾HP = 1.35~1.45

• 采用齿式联轴器浮动机构的 NGW 型传动，当制造精度不低于 7 级，圆周速度不超过 15 m/s 
时， 𝐾HP 值按下表选取
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小齿轮转矩 𝑇1 及圆周力 𝐹
• 对于 NGW型传动，各齿轮副中太阳轮轴上的转矩为 𝑇𝑎，每个
小齿轮传递的转矩 𝑇1 按以下方式计算

• 对于 𝑎 − 𝑐啮合齿轮副：൞
当 z𝑎 ≤ 𝑧𝑐 时，𝑇1 =

𝑇𝑎

𝑛𝑝
𝐾𝑝 (N ∙ m)

当 z𝑎 > 𝑧𝑐 时，𝑇1 =
𝑇𝑎

𝑛𝑝
𝐾𝑝

z𝑐

z𝑎
(N ∙ m)

• 对于 𝑐 − 𝑏 啮合齿轮副： 𝑇1 =
𝑇𝑎

𝑛𝑝
𝐾𝑝

z𝑐

z𝑎
 (N ∙ m)

• 各齿轮副中小齿轮上的圆周力 𝐹𝑡1 =
2000𝑇1

𝑑1
N

•  𝑑1为该小轮分度圆直径（mm）
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应力循环次数 𝑁
• 应力循环次数 𝑁应根据各齿轮相对行星架的转速确定

• 当载荷恒定时，NGW型传动中各齿轮的 𝑁值按下表计算

• 对于NGW型行星齿轮传动的行星轮，其虽同时与太阳轮和内齿圈啮合，但啮
合是由轮齿的两侧面分别完成的，故在计算 𝑁𝑐 的公式中，取 𝑛𝑝 = 1

• 对于双向运转承受交变载荷的行星齿轮传动，如果两个方向的运转条件相同，
进行接触强度和弯曲强度计算时，应用 0.5𝑡 替换上表中的 𝑡

• 但对于 NGW 型结构中的行星轮， 𝑁𝑐 计算式中的 𝑡 不变，且接触强度计算时
的 𝑁𝑐 值按下式计算

𝑁𝑐 = 30 𝑛𝑐 − 𝑛𝐻 1 +
𝑧𝑎

𝑧𝑏

3

𝑡
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• 𝑁𝑎、𝑁𝑏、𝑁𝑐 分别为太阳轮、内齿
圈、行星轮的循环次数

• 𝑛𝑎、𝑛𝑏、𝑛𝑐 、𝑛H 分别为太阳轮、
内齿圈、行星轮、行星架的转速

• 𝑡 为齿轮同侧齿面总工作时间（h）



载荷系数与疲劳极限 𝜎𝐻𝑙𝑖𝑚 和 𝜎𝐹𝑙𝑖𝑚
• 载荷系数

• 对计算要求不高时，可近似按前述方法确定

• 对于重要的传动时，其值可由《机械设计手册》查取

• 试验齿轮的疲劳极限 𝜎𝐻𝑙𝑖𝑚 和 𝜎𝐹𝑙𝑖𝑚 值分别查表获得
• 虽然在理论计算中，行星齿轮传动内啮合的承载能力一般比外啮合的高，
但试验和工业使用情况表明，内啮合传动的接触强度往往低于计算结果

• 在进行内啮合传动的接触强度计算时，应将选取的 𝜎𝐻𝑙𝑖𝑚 值适当降低

• 建议：

• 当 2 ≤
𝑧𝑏

𝑧𝑐
≤ 4 时，降低 8%

• 当 𝑧𝑏 ≤ 2𝑧𝑐 时，降低 16%

• 当 𝑧𝑏 > 4𝑧𝑐 时，可不降低

72行星齿轮传动设计概要



曲线齿锥齿轮和
准双曲面齿轮传动

齿轮传动设计

由于直齿锥齿轮加工的齿形与理论球面渐开线齿形之间存在误差，齿
轮精度较低，在传动中会产生较大的振动和噪声，不宜用于高速齿轮

传动

高速场合宜采用曲线齿锥齿轮传动

曲线齿锥齿轮传动较之直齿锥齿轮传动具有重合度大、承载能力高、
传动效率高、传动平稳、噪声小等优点，因而获得了日益广泛的应用
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弧齿锥齿轮传动
• 这种齿轮沿齿长方向的齿线为圆弧，可在专用的格里森（Gleason）铣齿机上切齿，并
容易磨齿，是曲线齿锥齿轮中应用最为广泛的一种

• 齿轮齿线上各点的螺旋角是不同的，一般取齿宽中点分度圆螺旋角 𝛽𝑚 为名义螺旋角
• 𝛽𝑚  越大，齿轮传动越平稳，噪声越低，常取 𝛽𝑚 = 35°

• 当 𝛽𝑚 = 0° 时，称为零度齿锥齿轮，其传动平稳性和生产效率比直齿锥齿轮高，常用于替
代直齿锥齿轮

• 弧齿锥齿轮传动的强
度条件，可按美国格
里森公司提供的方法
计算

• 弧齿锥齿轮的最小
齿数为 𝑧𝑚𝑖𝑛 = 6~8，
故传动比可比直齿
锥齿轮大得多

• 零度齿锥齿轮的最
小齿数为 𝑧𝑚𝑖𝑛 = 13
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准双曲面齿轮传动
• 准双曲面齿轮传动最常用的轴交角为 Σ = 90°

• 与锥齿轮传动不同的是，其轴线是偏置的，由于轴线偏置，使得大、小齿轮的轴线不相交，小齿轮轴可
从大齿轮轴下穿过，避免了悬臂布置，这样，可做成两端支承的结构，增大了小齿轮轴的刚性

• 对于后轮驱动的汽车，这样有利于降低传动装置的高度，使汽车的重心下降，从而可提高整机的平稳性

• 这种齿轮常做成齿廓为渐开线的弧线齿，可在普通的弧齿锥齿轮机床上加工，且可磨齿

• 这种传动，小、大齿轮的螺旋角 𝛽𝑚1与 𝛽𝑚2不相等，一般 𝛽𝑚1 > 𝛽𝑚2 

• 通常可取 𝛽𝑚2 = 30°～35°， 𝛽𝑚1则视 𝑧1 而定， 𝑧1 越小， 𝛽𝑚1 越大

• 由于 𝛽𝑚  不相等，故一对准双曲面齿轮要能正常传动，必须保证法向齿距相等，即两轮的法向模
数是相等的，但其端面模数却不是相等的

• 小齿轮的端面模数一般较大，故与锥齿轮传动相比，在传动比
相同时，其小齿轮直径得以增大，从而可提高传动的刚性。

• 具有轴的布置方便、传动平稳、噪声低、承载能力大等特点

• 多用于高速、重载、传动比大而要求结构紧凑的场合

• 不仅广泛应用于汽车工业，在其他工业领域也逐渐得到了应用
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齿轮传动类型的选择
齿轮传动设计

选择齿轮传动的类型时，应根据齿轮传动的特点，考虑主
机设备对传动装置的要求（包括功率、转速、传动比、结
构尺寸、效率、重量、平稳性、噪声、传动精度、可靠性
等），从满足功能需求出发，合理选择齿轮传动的类型
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选择的原则
(1)对于平行轴传动，多采用直齿或斜齿圆柱齿轮传动；对于相交轴传动，多采用直齿或曲线齿锥齿

轮传动：对于两轴既不平行又不相交的传动（交错轴传动），可采用准双曲面齿轮传动和交错轴螺

旋齿轮传动。考虑到结构和工艺简单，应优先采用平行轴齿轮传动。

(2)对于高速、大功率的外啮合传动，应着重考虑提高其传动的平稳性和可靠性，可选用斜齿

圆柱齿轮传动；对于低速、重载长期运转的齿轮传动，应着重提高其传动效率，可选用直齿圆

柱齿轮传动。

(3)对于速度较低的相交轴传动，可采用直齿锥齿轮传动，其效率比较高；速度较高时，则

应选用曲线齿锥齿轮传动，以提高其传动平稳性。

(4)在汽车、拖拉机等机械中，在交错轴间传递运动和动力时，可选用准双曲面齿轮传动，其

传动效率虽较低，但在有空间限制的条件下，可以传递较大的功率。

(5)各种行星齿轮传动和谐波齿轮传动主要用于同轴性好（即输人轴与输出轴处于同一轴线）、要求

结构紧凑和传动比大的齿轮传动装置中。
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