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弧齿锥齿轮摩擦功率损失计算

袁杰红，林泽锦
（国防科技大学 指挥军官基础教育学院，湖南 长沙　４１００７３）

摘　要：基于齿轮啮合原理和摩擦学理论，将弧齿锥齿轮等效为当量直齿圆柱齿轮，并综合考虑啮合点相
对滑动速度、法向载荷、摩擦系数等时变性因素和实际重合度的影响，建立弧齿锥齿轮摩擦功率损失计算模型。

基于该模型，以某型直升机尾减速器弧齿锥齿轮为对象，对其进行摩擦功率损失计算分析。结果表明，该计算模

型考虑因素全面、分析方法简便、计算结果准确可靠，对弧齿锥齿轮摩擦功率损失计算具有参考价值。

关键词：弧齿锥齿轮；弹流润滑；摩擦系数；摩擦功率损失

中图分类号：ＴＨ１３２．４１　　文献标志码：Ａ　　文章编号：１００１－２４８６（２０１２）０５－０１１５－０６

Ｔｈｅｃａｌｃｕｌａｔｉｏｎｏｆｆｒｉｃｔｉｏｎｐｏｗｅｒｌｏｓｓｆｏｒｓｐｉｒａｌｂｅｖｅｌｇｅａｒｓ

ＹＵＡＮＪｉｅｈｏｎｇ，ＬＩＮＺｅｊｉｎ
（ＣｏｌｌｅｇｅｏｆＢａｓｉｃＥｄｕｃａｔｉｏｎｆｏｒＣｏｍｍａｎｄｉｎｇＯｆｆｉｃｅｒｓ，ＮａｔｉｏｎａｌＵｎｉｖｅｒｓｉｔｙｏｆＤｅｆｅｎｓｅＴｅｃｈｎｏｌｏｇｙ，Ｃｈａｎｇｓｈａ４１００７３，Ｃｈｉｎａ）

Ａｂｓｔｒａｃｔ：Ｂａｓｅｄｏｎｔｈｅｐｒｉｎｃｉｐｌｅｏｆｇｅａｒｅｎｇａｇｉｎｇａｎｄｔｒｉｂｏｌｏｇｙｔｈｅｏｒｙ，ｂｙｓｉｍｐｌｉｆｙｉｎｇｓｐｉｒａｌｂｅｖｅｌｇｅａｒｔｏｓｐｕｒｇｅａｒ，ａｎｄｂｙｃｏｎｓｉｄｅｒｉｎｇｔｈｅ

ｉｍｐａｃｔｏｆｇｅａｒｃｏｎｔａｃｔｒａｔｉｏａｎｄｔｉｍｅｖａｒｉａｎｔｆａｃｔｏｒｓｉｎｃｌｕｄｉｎｇｍｅｓｈｐｏｉｎｔｒｅｌａｔｉｖｅｓｌｉｄｉｎｇｖｅｌｏｃｉｔｙ，ｎｏｒｍａｌｌｏａｄ，ａｎｄｆｒｉｃｔｉｏｎｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔ，ｔｈｅ

ｃｏｍｐｕｔｉｎｇｍｏｄｅｌｏｆｆｒｉｃｔｉｏｎｐｏｗｅｒｌｏｓｓｆｏｒｓｐｉｒａｌｂｅｖｅｌｇｅａｒｗａｓｅｓｔａｂｌｉｓｈｅｄ．Ａｃｃｏｒｄｉｎｇｔｏｔｈｅｍｏｄｅｌ，ｔｈｅｆｒｉｃｔｉｏｎｐｏｗｅｒｌｏｓｓｗａｓｃａｌｃｕｌａｔｅｄａｎｄ

ａｎａｌｙｚｅｄｂｙｔａｋｉｎｇｔｈｅｓｐｉｒａｌｂｅｖｅｌｇｅａｒｏｆａｈｅｌｉｃｏｐｔｅｒｔａｉｌｒｅｄｕｃｅｒａｓｒｅｓｅａｒｃｈｏｂｊｅｃｔ．Ｔｈｅｒｅｓｕｌｔｓｓｈｏｗｔｈａｔｔｈｅｃｏｍｐｕｔｉｎｇｍｏｄｅｌｉｓｒｅａｓｏｎａｂｌｅ，

ｓｉｍｐｌｅａｎｄｒｅｌｉａｂｌｅ，ａｎｄｈａｓａｒｅｆｅｒｅｎｃｅｖａｌｕｅｔｏｃａｌｃｕｌａｔｅｔｈｅｆｒｉｃｔｉｏｎｐｏｗｅｒｌｏｓｓｆｏｒｓｐｉｒａｌｂｅｖｅｌｇｅａｒｓ．

Ｋｅｙｗｏｒｄｓ：ｓｐｉｒａｌｂｅｖｅｌｇｅａｒ；ｅｌａｓｔｏｈｙｄｒｏｄｙｎａｍｉｃｌｕｂｒｉｃａｔｉｏｎ；ｆｒｉｃｔｉｏｎｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔ；ｆｒｉｃｔｉｏｎｐｏｗｅｒｌｏｓｓ

　　弧齿锥齿轮传动是重要的齿轮传动形式之
一，广泛应用于直升机、汽车及其他机械装备中。

在其啮合传动过程中，齿面间过高的摩擦功率损

失会使传动效率下降。特别是在润滑冷却不充分

的情况下，齿轮摩擦功率损失产生的热量将使传

动系统的零部件温度升高而变形，甚至出现齿轮

卡死等严重失效现象。因此，进行弧齿锥齿轮摩

擦功率损失计算研究具有重要意义，它是传动系

统热特性分析及润滑设计的依据。

齿轮摩擦功率损失计算主要有试验法、查表法

和计算法三种［１］。试验法受试验设备和试验条件的

限制，周期长、耗资大，而且试验结果不通用。查表

法主要根据机械手册提供的传动效率进行估算，难

以根据对应的工况获得一个较为准确的数值。计算

法则是通过建立齿轮摩擦功率损失模型来进行计

算，通用性强，结果更为合理。近年来国内外已有不

少学者用计算法对弧齿锥齿轮摩擦功率损失进行了

研究［２－６］，取得了不少成果，但也存在不足。苏华

等［３－５］根据弧齿锥齿轮加载接触分析原理，进行啮

合点速度与载荷分析，进而求得其摩擦功率损失。

但由于弧齿锥齿轮齿面几何的复杂性，使啮合点速

度分析及载荷确定十分困难，因而他们的分析方法

复杂、计算量大。戴化等［６］为简化计算，采用直齿轮

功率损失ＡｎｄｅｒｓｏｎＬｏｅｗｅｎｔｈａｌ公式［７］来计算弧齿锥

齿轮摩擦功率损失，仅以１／４啮合线长度上的摩擦
功率损失作为齿轮的平均摩擦功率损失，未综合考

虑啮合点相对滑动速度、法向载荷及摩擦系数等因

素随啮合位置不同而变化的影响。

由于弧齿锥齿轮的空间啮合理论比较复杂，

直接计算其摩擦功率损失较为困难。我们知道，

当量齿轮的引入，对于成形刀具的选取及轮齿的

强度计算等问题带来了极大的方便［８］。如果也

考虑先将弧齿锥齿轮等效为当量直齿圆柱齿轮

后，再计算其摩擦功率损失，可望使问题简化。基

于此，本文在保持弧齿锥齿轮与当量齿轮的中点

轮齿线速度和法向载荷不变的基础上，将弧齿锥

齿轮等效为具有中点齿型的当量直齿圆柱齿轮，

并综合考虑啮合点相对滑动速度、法向载荷及摩

擦系数等随啮合位置变化的各种时变性因素的影

响，建立弧齿锥齿轮摩擦功率损失计算模型。
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１　计算模型

１．１　弧齿锥齿轮的当量直齿圆柱齿轮

将弧齿锥齿轮等效成以齿宽中点外锥距为节

圆半径的当量直齿圆柱齿轮，并使它的齿型与弧

齿锥齿轮齿宽中点齿型相同。两者具体转换关系

见表１［９］。

表１　弧齿锥齿轮及其当量直齿圆柱齿轮尺寸结构参数
Ｔａｂ．１　Ｓｔｒｕｃｔｕｒａｌｐａｒａｍｅｔｅｒｓｏｆｓｐｉｒａｌｂｅｖｅｌｇｅａｒａｎｄｉｔｓｅｑｕｉｖａｌｅｎｔｓｐｕｒｇｅａｒ

齿轮类型
主动轮

节锥角

从动轮

节锥角

主动轮

齿数

从动轮

齿数

中点

节锥距
螺旋角 压力角

主动轮

节圆半径

从动轮

节圆半径

弧齿锥齿轮 δ１ δ２ ｚ１ ｚ２ Ｒ β α ——— ———

当量直齿

圆柱齿轮
——— ———

ｚ１
ｃｏｓδ１ｃｏｓ

３β
ｚ２

ｃｏｓδ２ｃｏｓ
３β

——— ——— α
Ｒｔａｎδ１
ｃｏｓ２β

Ｒｔａｎδ２
ｃｏｓ２β

１．２　啮合点速度分析

为了使当量直齿圆柱齿轮轮齿和弧齿锥齿轮

齿宽中点轮齿的运动参数相同，应保持当量直齿

圆柱齿轮分度圆速度与弧齿锥齿轮齿宽中点分度

圆线速度相同。由表１可知，弧齿锥齿轮副主、从
动轮中点处分度圆半径分别为 Ｒ１＝Ｒｓｉｎδ１、Ｒ２＝
Ｒｓｉｎδ２，其当量直齿圆柱齿轮副主、从动轮分度圆

半径分别为ｒ１＝
Ｒｔａｎδ１
ｃｏｓ２β

、ｒ２＝
Ｒｔａｎδ２
ｃｏｓ２β

。若弧齿锥齿

轮副的输入、输出角速度分别为 ω锥１、ω锥２ ＝
ω锥１Ｒ１
Ｒ２
，其当量直齿圆柱齿轮副的输入、输出角速

度分别为ω１、ω２，当弧齿锥齿轮副主、从动轮齿宽
中点分度圆线速度分别与当量直齿圆柱齿轮副

主、从动轮分度圆线速度相同时，有

ω１ｒ１＝ω锥１Ｒ１＝ω锥１Ｒｓｉｎδ１

ω２ｒ２＝ω锥２Ｒ２＝
ω锥１Ｒ１
Ｒ２
Ｒ２＝ω锥１Ｒｓｉｎδ{ １

（１）

由此可得

ω１＝ω锥１ｃｏｓδ１ｃｏｓ
２β

ω２＝
ω锥１ｓｉｎδ１ｃｏｓ

２β
ｔａｎδ

{
２

（２）

不难验证，式（１）、（２）仍然分别满足弧齿锥
齿轮副及其当量直齿轮副的传动比关系。

图１所示为当量直齿圆柱齿轮副啮合点速度
分析图。Ｐ为节点，Ｃ为瞬时啮合点，ｒ１、ｒ２为节圆
半径，ｒａ１、ｒａ２为齿顶圆半径，Ｎ１Ｎ２为理论啮合线，ｒ
为主动轮１轴心Ｏ１至啮合点Ｃ的距离，α为节圆
压力角（与弧齿锥齿轮齿宽中点轮齿分度圆处法

向压力角相等），αｃ为啮合点Ｃ对应的压力角，Ｂ１
为开始啮合点，Ｂ２为终止啮合点，Ｂ１Ｂ２为啮合点
的实际轨迹［１０］。

如图１所示，将啮合点 Ｃ随主动轮的牵连速
度ｖ１沿法向和切向分解，可得切向速度为

ｖｔ１＝ｖ１ｓｉｎαｃ＝ｒω１ｓｉｎαｃ＝ Ｎ１Ｃω１ （３）

图１　啮合点速度分析
Ｆｉｇ．１　Ｍｅｓｈｐｉｏｎｔｖｅｌｏｃｉｔｙａｎａｌｙｓｉｓ

同理，从动轮啮合点切向速度为

ｖｔ２＝ Ｎ２Ｃω２ （４）
相对滑动速度为

ｖｓ＝ ｖｔ１－ｖｔ２ （５）
卷吸速度为

ｖｔ＝
ｖｔ１＋ｖｔ２
２ （６）

１．３　啮合点载荷处理

由前述推导可知，弧齿锥齿轮副及其当量齿

轮副可以保持运动上一定的近似性，但无法做到

啮合载荷的等效，为使摩擦功率损失计算合理准

确，在计算模型中应保持当量直齿圆柱齿轮轮齿

法向载荷与弧齿锥齿轮齿宽中点轮齿法向载荷相

等。由文献［１１］可知弧齿锥齿轮齿宽中点轮齿
的法向载荷计算公式，即进行摩擦功率损失计算

时，其当量直齿圆柱齿轮轮齿所承载的法向载荷

应取为

Ｆｎ＝
２Ｔ

ｄｍ１ｃｏｓαｃｏｓβ
（７）

其中，ｄｍ１为主动弧齿锥齿轮齿宽中点分度圆直径，
ｍ；Ｔ为弧齿锥齿轮副输入扭矩，Ｎ·ｍ；其他同上。

通常，齿轮啮合传动的实际重合度 εａ＞１，即
存在多对轮齿同时啮合，此时需要将法向载荷在同

·６１１·
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图２　法向载荷
Ｆｉｇ．２　Ｎｏｒｍａｌｌｏａｄ

时啮合的轮齿间进行分配。当重合度１＜εａ＜２
时，有单、双轮齿交替啮合传动，一个轮齿啮合点的

法向载荷变化如图２所示。在单齿啮合区 Ｂ３Ｂ４，
法向载荷仅由一对轮齿承受；在双齿啮合区域

Ｂ１Ｂ３、Ｂ４Ｂ２，法向载荷由同时啮合的两对轮齿共同
承受，此时的载荷分配系数可通过文献［１２］查询，
一般将齿轮承受的法向载荷平均分配至两个轮齿。

所以当量直齿圆柱齿轮啮合点法向载荷为

Ｆｎ＝

２Ｔ
ｄｍ１ｃｏｓαｃｏｓβ

　单啮合区

Ｔ
ｄｍ１ｃｏｓαｃｏｓβ

　{ 双啮合区

（８）

当量直齿圆柱齿轮的基齿距和重合度［１３］分

别为

ｐｂ＝
２πｒ１ｃｏｓα
ｚ１

（９）

εα＝
Ｂ１Ｂ２
ｐｂ

（１０）

由于在双齿啮合区Ｂ１Ｂ３或Ｂ４Ｂ２上，同时啮合
的两个啮合点在啮合线上相距一个基齿距ｐｂ，所以

Ｂ１Ｂ３＝Ｂ４Ｂ２＝Ｂ１Ｂ２－Ｐｂ＝（εα－１）Ｐｂ（１１）

１．４　瞬时滑动摩擦系数

齿轮的滑动摩擦系数与诸多因素有关，它随

齿轮的结构参数、啮合位置、法向载荷、转速等因

素的不同而变化，并且受齿面粗糙度、润滑状态、

润滑油粘度及温度等影响。不少学者以弹流润滑

理论为基础，进行了滑动摩擦系数的相关研

究［５，１４－１６］。Ｍａｒｔｉｎ［１６］研究表明，齿轮滑动润滑状
态按润滑油膜厚比λ的范围大致分为三类：λ＞２
为完全弹流润滑状态；０．２≤λ≤２为混合弹流润
滑状态；λ＜０．２为边界润滑状态。因此，滑动摩
擦系数的计算应根据润滑状态的不同而选择不同

的计算模型。

（１）完全弹流润滑下的滑动摩擦系数
润滑油膜厚比λ［１６］为

λ＝
ｈｍｉｎ
σ

（１２）

σ＝ σ２１＋σ槡
２
２ （１３）

其中，ｈｍｉｎ为齿面间最小油膜厚度，ｍ；σ为平均齿
面粗糙度，ｍ；σ１、σ２分别为两齿面粗糙度，ｍ。

温诗铸［１７］对弹流润滑进行了深入研究，建议

采用弹流膜厚公式

ｈｍｉｎ＝６．６７μ
０．５３（ηｖｔ）

０．７５Ｅ－０．０６Ｒ０．４１ω－０．１６（１４）
其中，μ为润滑油粘压系数，ｍ２／Ｎ；η为润滑油动

力粘度系数，Ｐａ·ｓ；Ｅ＝ ２

１－
ν２１
Ｅ１
＋１－

ν２２
Ｅ２

为当量弹

性模量，Ｐａ；Ｅ１、Ｅ２分别为主、从动轮弹性模量；

ν１、ν２分别为主、从动轮泊松比；Ｒ＝
Ｒ１Ｒ２
Ｒ１＋Ｒ( )２

为

当量曲率半径，ｍ；Ｒ１＝ Ｎ１Ｃ、Ｒ２＝ Ｎ２Ｃ分别为

主、从动轮啮合点的曲率半径；ω＝
Ｆｎ
Ｌ为单位接触

长度载荷，Ｎ／ｍ；Ｌ为接触长度，ｍ；其他同上。
Ｗｉｎｔｅｒ和 Ｍｉｃｈａｅｌｉｓ［１８］推导了完全弹流润滑

下的滑动摩擦系数

ｆｍ＝０．０６０７（
ω
νｓＲ
）０．２η－０．０５ σｄ( )

１

０．２５

（１５）

其中，ｄ１为主动轮分度圆直径，ｍ；其他同上。
（２）边界润滑下的滑动摩擦系数
Ｔａｌｌｉａｎ［１９］通过研究认为边界润滑状态下的

摩擦系数在０．１～０．２。谷建共等［４］研究表明，忽

略载荷、滚动速度和滑动速度的影响，在润滑油特

性和齿面粗糙度相同时，边界润滑下的平均滑动

摩擦系数为常数，一般取０．１１。
（３）混合弹流润滑下的滑动摩擦系数
齿轮的实际润滑状态为兼具完全弹流润滑和

边界润滑的混合弹流润滑。混合弹流润滑下的平

均摩擦系数公式［５］为

ｆ＝ε１．２ｆｍ＋（１－ε）ｆｂ （１６）

其中，ε＝ １．２１λ
０．６４

１＋０．３７λ１．２６
；边界润滑下的摩擦系数 ｆｂ

取０．１１；其他同上。

１．５　摩擦功率损失

在齿轮啮合传动过程中，啮合齿面间的摩擦

主要有：滑动摩擦、滚动摩擦和金属弹塑性变形引

起的内摩擦。由于滚动摩擦和金属变形摩擦所占

比例很小，往往忽略不计，故一般只计算滑动摩擦

产生的功率损失［３］。

当重合度为 １＜εα＜２时，在单齿啮合区
Ｂ３Ｂ４，瞬时摩擦功率损失为

·７１１·
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ｑｃ＝ｆ１Ｆｎ１ｖｓ１ （１７）
在双齿啮合区 Ｂ１Ｂ３、Ｂ４Ｂ２，瞬时摩擦功率损

失为
ｑｃ＝ｑｃ１＋ｑｃ２＝ｆ１Ｆｎ１ｖｓ１＋ｆ２Ｆｎ２ｖｓ２ （１８）

其中，ｆｉ为第 ｉ对轮齿啮合点的摩擦系数；Ｆｎｉ为
第ｉ对轮齿啮合点的法向载荷；ｖｓｉ为第ｉ对轮齿啮
合点的相对滑动速度（ｉ＝１，２，分别标示同时啮合
的前、后两对轮齿）。

在一个啮合周期中，总的摩擦生热为

　Ｑ＝∫
ｔＢ２

ｔＢ１
ｑｃｄｔ＝∫

ｔＢ３

ｔＢ１
ｆ１Ｆｎ１ｖｓ１＋ｆ２Ｆｎ２ｖｓ( )

２ ｄｔ

＋∫
ｔＢ４

ｔＢ３
ｆ１Ｆｎ１ｖｓ１ｄｔ＋∫

ｔＢ２

ｔＢ４
ｆ１Ｆｎ１ｖｓ１＋ｆ２Ｆｎ２ｖｓ( )

２ ｄｔ （１９）

其中，ｔＢｊ＝
αＢｊ－αＢ１
ω１

为轮齿从开始啮合点 Ｂ１到点

Ｂｊ的时间（ｊ＝１，２，３，４）。

所以，齿轮平均摩擦功率损失为

ｑ＝ Ｑ
ｔＢ２－ｔＢ１

（２０）

２　实例计算与分析

基于上述弧齿锥齿轮功率损失计算模型，以

某型直升机尾减速器弧齿锥齿轮为研究对象，在

正常润滑条件下，输入转速为２８８６ｒ／ｍｉｎ，输入扭
矩为２０７Ｎ·ｍ，计算分析其啮合传动过程中的摩
擦功率损失。根据表１的换算公式，弧齿锥齿轮
的当量直齿圆柱齿轮结构尺寸参数如表２所示。
弧齿锥齿轮材料和润滑油的物性参数如表 ３所
示。由式（９）、（１０）计算可得该当量直齿圆柱齿
轮副的重合度为 εα＝１．７７４７，所以其为单、双齿
交替啮合传动。

表 ２　弧齿锥齿轮及其当量直齿圆柱齿轮结构尺寸参数（角度：ｒａｄ，长度：ｍ）
Ｔａｂ．２　Ｓｔｒｕｃｔｕｒａｌｐａｒａｍｅｔｅｒｓｏｆｓｐｉｒａｌｂｅｖｅｌｇｅａｒａｎｄｉｔｓｅｑｕｉｖａｌｅｎｔｓｐｕｒｇｅａｒ（Ａｎｇｌｅ：ｒａｄ，Ｌｅｎｇｔｈ：ｍ）

齿轮类型
主动轮

节锥角

从动轮

节锥角

主动轮

齿数

从动轮

齿数

中点

节锥距
螺旋角 压力角

主动轮

节圆半径

从动轮

节圆半径

弧齿锥齿轮 ０．３２９０ １．２４１７ １４ ４１ ０．１４４４ ０．６１０９ ０．３４９１ — —

当量直齿圆柱齿轮 — — ２６．９１４３ ２３０．８３１１ — ０．３４９１ ０．０７３４９５ ０．６３０３３

表３　弧齿锥齿轮材料和润滑油的物性参数
Ｔａｂ．３　Ｓｐｉｒａｌｂｅｖｅｌｇｅａｒｍａｔｅｒｉａｌｓａｎｄｌｕｂｒｉｃａｎｔｐａｒａｍｅｔｅｒｓ

主动轮材料泊松比ν１ ０．３ 主动轮弹性模量Ｅ１（Ｐａ） ２００×１０９

从动轮材料泊松比ν２ ０．３ 从动轮弹性模量Ｅ２（Ｐａ） ２００×１０９

主动轮齿面粗糙度σ１ ２．５×１０－７ 润滑油动力粘度系数η（Ｐａ·ｓ） ０．００４４
从动轮齿面粗糙度σ２ ２．５×１０－７ 润滑油粘压系数μ（Ｐａ－１） ２．２×１０－８

图３　啮合点瞬时速度
Ｆｉｇ．３　Ｉｎｓｔａｎｔａｎｅｏｕｓｖｅｌｏｃｉｔｙｉｎｍｅｓｈｐｉｏｎｔ

　　图３是由式（３）～（６）计算得出的一对轮齿
啮合点瞬时速度沿啮合线的分布图。如图３所
示，主动轮啮合点切向速度从开始啮合到终止啮

合逐渐增大；从动轮啮合点切向速度从开始啮合

到终止啮合逐渐减小。啮合点相对滑动速度在节

点为零，并向啮合线两端逐渐增大。啮合点卷吸

速度从开始啮合到终止啮合逐渐增大。

图４是由式（１２）～（１４）计算得出的一对轮

图４　啮合点润滑油膜厚比
Ｆｉｇ．４　Ｌｕｂｒｉｃａｔｉｎｇｏｉｌｆｉｌｍｔｈｉｃｋｎｅｓｓｒａｔｉｏｉｎｍｅｓｈｐｉｏｎｔ

齿啮合点润滑油膜厚比沿啮合线的分布图。如图

４所示，润滑油膜厚比在０．４～１．１，说明该弧齿锥
齿轮处于混合弹流润滑状态，因而采用式（１６）计
算滑动摩擦系数。

图５是由式（１６）计算得出的啮合点瞬时摩
擦系数分布图。如图５所示，啮合点的瞬时摩擦
系数随啮合位置的变化而不同，单齿啮合区的摩

擦系数比双齿啮合区大。

·８１１·
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图５　啮合点瞬时摩擦系数
Ｆｉｇ．５　Ｔｒａｎｓｉｅｎｔｆｒｉｃｔｉｏｎｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔｉｎｍｅｓｈｐｉｏｎｔ

图６　瞬时摩擦功率损失
Ｆｉｇ．６　Ｉｎｓｔａｎｔａｎｅｏｕｓｆｒｉｃｔｉｏｎｐｏｗｅｒｌｏｓｓ

表４　弧齿锥齿轮平均功率损失

Ｔａｂ．４　Ａｖｅｒａｇｅｆｒｉｃｔｉｏｎｐｏｗｅｒｌｏｓｓｏｆｓｐｉｒａｌｂｅｖｅｌｇｅａｒ

仅单齿啮合 单、双齿交替啮合

输入功率（Ｗ） ６２５６０ ６２５６０
平均功率损失（Ｗ） ６０２．５ １０５２．７
功率损失率 ０．９６％ １．６８％

　　图６是由式（１７）～（２０）计算得出，以时间为
坐标的齿轮瞬时摩擦功率损失分布图。如图６所
示，在双啮合区，有两对轮齿同时参与摩擦耗损功

率。而早期的功率损失模型中，多数仅简单考虑

只有一对轮齿啮合摩擦耗损功率。为考察是否考

虑有多对轮齿同时啮合对摩擦功率损失计算结果

的影响，将基于实际重合度（单、双齿交替啮合）

的计算结果与令重合度为１（仅单齿啮合）的结果
进行对比。如表４所示，单、双齿交替啮合的平均
功率损失是仅单齿啮合情况下的１．７５倍。这样，
若以仅单齿啮合计算得出的摩擦功率损失是偏小

的。因此，在进行弧齿锥齿轮传动系统热特性分

析及其润滑设计时，考虑实际重合度影响的摩擦

功率损失计算结果将更偏于安全。

为了验证本文建立的弧齿锥齿轮摩擦功率损

失计算模型的合理性及计算结果的可靠性，首先

将其与查表法获得的结果进行对比分析。《齿轮

传动设计手册》［８］给出了弧齿锥齿轮传动效率为

９７％～９９．５％，即其功率损失率在０．５％ ～３％，
且这个范围还考虑了轴承功率损失及风阻损失。

由本文计算得到的摩擦功率损失率为１．６８％，可
见，本文结果处于正常范围，说明了计算模型的合

理性。其次，以本文研究的直升机尾减速器弧齿

锥齿轮为对象，在相同输入工况下，按照文献［６］
中提供的方法计算得到的弧齿锥齿轮摩擦功率损

失率为１．６７％，与本文的计算结果几乎一致。这
进一步说明本文建立的弧齿锥齿轮摩擦功率损失

计算模型的计算结果是准确可靠的。

３　结　论

（１）本文通过将弧齿锥齿轮等效为具有中点
齿型的当量直齿圆柱齿轮，在保持弧齿锥齿轮与

当量齿轮的中点轮齿线速度和法向载荷不变的基

础上，建立了弧齿锥齿轮摩擦功率损失计算模型，

并综合考虑齿轮传动过程中啮合点相对滑动速

度、法向载荷、摩擦系数等因素的时变性影响，模

型合理，分析简便。

（２）通过将考虑实际重合度影响（单、双齿交
替啮合）的摩擦功率损失计算结果与令重合度为

１（仅单齿啮合）情况下的计算结果进行对比分
析，说明是否考虑实际重合度影响对齿轮摩擦功

率损失计算结果影响很大，且考虑实际重合度影

响的计算结果更偏于安全。

（３）通过与其他方法计算结果的对比分析，
说明本文建立的弧齿锥齿轮摩擦功率损失计算模

型的计算结果是准确可靠的。

（４）本文建立的弧齿锥齿轮摩擦功率损失计
算模型对于弧齿锥齿轮传动系统热特性分析及其

润滑系统设计具有参考价值。
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