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矿用减速器双压力角弧齿锥齿轮轻量化设计与制造
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摘 要:矿用减速器的结构对整机轻量化影响很大，优化弧齿锥齿轮的结构尺寸能有效减少减速器
齿轮、轴承座和箱壳的质量。针对矿用减速器的工作状况，提出在工作齿面采用大压力角，在非工
作齿面采用标准压力角的非对称弧齿锥齿轮。对双压力角非对称弧齿锥齿轮的啮合传动原理、齿
轮副齿面方程进行了推导，分析非对称设计对工作齿面压力角变化范围的影响，对减速器弧齿锥齿
轮齿形进行计算，对比了对称和非对称弧齿锥齿轮主动轮和被动轮。设计并制造了非对称单面刀
盘和双面刀盘，加工出双压力角非对称弧齿锥齿轮，通过解析法、有限元法及封闭式齿轮实验台对
非对称弧齿锥齿轮承载能力进行计算、仿真和实验。结果表明非对称弧齿锥齿轮轻量化效果明显，
轻量化后的非对称弧齿锥齿轮能够替代原减速器对称齿轮。
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Design and manufacture of lightweight for spiral bevel gear with
double pressure angles of mining reducer

XIAO Wang-qiang

( Department of Mechanical and Electrical Engineering，Xiamen University，Xiamen 361005，China)

Abstract: The structure of reducer has a great influence on the lightweight of whole mining machine． Optimizing the
structure of the spiral bevel gear can effectively reduce the weight of gear，bearing and box shell． In terms of the work-
ing conditions of coal mine reducer，an asymmetric spiral bevel gear with a large pressure angle at driving side and a
standard one at coast side was presented． The theory of meshing transmission and the equation of tooth face for spiral
bevel gear with double pressure angles were proposed． The effect of asymmetric design on the increase of the pressure
angle of driving side was analyzed． The tooth shape of asymmetric spiral bevel gear for main reducer was calculated
and then the driving gear and driven gear of asymmetric and symmetric spiral bevel gear were compared． The asymmet-
ric single-side cutter and alternate blade cutter were designed and processed． In this paper，the spiral bevel gears with
double pressure angles were manufactured and the experiment of fatigue strength was carried on using a closed test
bench． The results show that the effect of asymmetric spiral bevel gear on lightweight is obvious，and the symmetric spi-
ral bevel gear can be replaced by asymmetric gear．
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目前矿用装备重点向轻量化方向发展，矿用机械

减速器的结构对整机轻量化影响重大［1－2］。弧齿锥
齿轮的尺寸直接决定了矿用减速器的结构和整体质

量［3－5］，因此降低弧齿锥齿轮的结构尺寸对减少齿

轮、轴承座和箱壳的质量具有重要影响［6－7］。研究表
明［8－9］，适当增加压力角可以显著提高轮齿的抗弯曲

强度和接触强度，但如果将轮齿两侧的压力角增大则

会导致齿顶变尖。由于矿用减速器在运行过程中以
工作齿面受载为主［10－11］，因此综合压力角对轮齿性

能的影响，现设计在工作齿面采用大压力角，在非工

作齿面采用标准压力角，这样既可以避免齿顶变尖，

同时充分利用大压力角的优点，在保证相同承载能力

情况下，减小了弧齿锥齿轮的模数，从而减小了齿轮、
轴承座和箱壳的体积和质量。整机有多个减速器，因
此该设计对整机的轻量化具有明显效果。
本文应用弧齿锥齿轮的啮合机理，提出矿用减速

器双压力角非对称弧齿锥齿轮的设计方法，依据弧齿

锥齿轮切齿原理，设计并制造了非对称齿轮刀具，加

工出双压力角非对称弧齿锥齿轮，通过解析法、有限
元法及封闭式齿轮实验台对非对称弧齿锥齿轮承载

能力进行计算、仿真和实验，证明非对称弧齿锥齿轮
的承载能力不弱于对称齿轮，与矿用减速器原结构相

比，轻量化效果明显。

1 非对称弧齿锥齿轮传动啮合原理

双压力角非对称弧齿锥齿轮由于两侧的压力角

不同，在齿根处截面变厚，齿顶处的截面变薄，工作齿

侧和非工作齿侧弧齿厚、齿顶圆角、齿根圆角等发生
了变化，因此对双压力角非对称弧齿锥齿轮的啮合原

理研究是十分必要的。
双压力角非对称弧齿锥齿轮有两个不同的基圆，

两基圆锥有两个不同的啮合平面，分别沿着各自的啮

合面做纯滚动，两基圆锥拥有一个共同的节锥，相互

啮合的一对双压力角非对称锥齿轮的两节锥面相切。
如图 1 所示，工作齿面基圆锥 OP'1O'与非工作齿面
OP'2O'在两个啮合平面上做纯滚动，动点 P1 和 P2 与

基锥顶点 O的距离为定值，因此动点 P1 和 P2 在球

面上画出的运动轨迹为球面渐开线 P1P'1 和 P2P'2。
因此，双压力角弧齿锥齿轮的齿廓面由一系列 OP1

和 OP2 上的点所形成的逐渐偏置的球面渐开线组

成。图 1 中两条球面弧线 P1P'1 和 P2P'2 同时在锥
齿轮的背锥面上。
一对相互啮合的双压力角非对称弧齿锥齿轮的

大端齿廓的球面渐开线形成原理如图 2 所示，两锥齿

图 1 双压力角非对称弧齿锥齿轮球面线生成原理
Fig. 1 Theory of spherical involute for asymmetric

spiral bevel gear

图 2 双压力角非对称锥齿轮副啮合齿廓形成原理
Fig. 2 Theory of meshing profile for asymmetric spiral bevel gear

轮有 4 个基圆锥，即非工作齿面 2，2'和工作齿面 3，
3'，每个锥齿轮的两个基圆锥共有一个节圆锥。
两个节圆锥 1，1'相切于 OP，OO1 和 OO2 为两锥

齿轮中心轴线; O 为锥顶点，也是一对锥齿轮的啮合
交点，以 OP 为半径做球面，其两节圆锥与球面相交
曲线即为两个锥齿轮的节圆，且两节锥的切

点为 P。
非对称弧齿锥齿轮内有基圆锥，两基圆锥与球面

相交的圆是两个齿轮的基圆。下标 c 表示非工作齿
面，d表示工作齿面，过 OP作两基圆锥 3，3'的公切面
ON1cPN2c，过 OP 作 两 基 圆 锥 2，2' 的 公 切 面
ON1dPN2d，ON1cPN2c 和 ON1dPN2d 则为工作齿侧和非

工作齿侧齿廓面的两个法平面。两个法平面分别与
相应的基圆锥同时作相对纯滚动，球面曲线 N1cN2c

的 P 点将在球面上形成球面渐开线 P1cPx1c 和
P2cPx2c，同理，球面曲线 N1dN2d 的 P 点在球面上形成
球面渐开线 P1dPx1d 和 P2dPx2d，这里的 4 条球面渐开
线即为非对称弧齿锥齿轮副工作齿侧主、被动齿轮大
端的理论球面渐开线齿廓。
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2 双压力角弧齿锥齿轮副齿面方程

如图 3 所示，工作齿面 Q1 与锥顶角为 δbd 的基锥
1 相切于 OP1，当 Q1 沿基锥 1 做纯滚动时，平面上任
一回转中心在 O 的圆弧线如 M1N1 将在空间形成弧

齿锥齿轮的齿面曲面，双压力角非对称弧齿锥齿轮两

侧齿面开始处的基锥不同，所以形成两侧压力角不

同。现以基锥 1 为研究对象推导齿面的曲面方程。
以基锥顶 O为圆心分别建立与基锥 1 固连的左

手坐标系 O－xyz及与旋转平面 Q1 固连的左手坐标系

O－x'y'z'，其中 z'轴沿基锥 1 的母线 OP1 方向，是平面

Q1 沿基锥 1 做纯滚动时的瞬时轴，x'轴在平面 Q1

内。则非对称弧齿锥齿轮工作齿面方程为
图 3 双压力角非对称弧齿锥齿轮齿面坐标系

Fig. 3 Profile coordinate system for spiral bevel gear

［x' y' z'］=［x y z］

sin φ1 cos δbdcos φ1 sin δbdcos φ1

－ cos φ1 cos δbdsin φ1 sin δbdsin φ1

0 － sin δbd cos δbd











( 1)

式中，φ为齿面偏角，如图 3 所示。
又因为在平面 x'Oz'中圆弧线 M1N1 的方程为

x' y' z'[ ] = Ｒcos θ1 0 Ｒsin θ1[ ] ( 2)
其中，参数 Ｒ为弧线 M1N1 在平面 x'Oz'中的极径，θ1
为弧线 M1N1 在平面 x'Oz'中的极角。上述方程中由
于工作齿面基锥角 δb 是未知数，只有确定锥角 δb 才
能建立完整的齿面方程。由于基锥位于节锥内，因此

节锥角 δ大于基锥角 δb，所以在工作齿面基锥外所形
成的一圆弧线为节曲线，以球面渐开线为齿廓的曲线

的工作齿面必与节锥表面相交，经推导可得

δbd = arcsin( cos αdsin δ) ( 3)
压力角 αd 由设计选定，节锥角 δ 可通过啮合理

论求得，以极角 θ1 为参数的双压力角非对称弧齿锥
齿轮的工作齿侧齿面方程为

［Ｒcos θ1 0 Ｒsin θ1］=［x y z］

sin φ1 cos δbdcos φ1 sin δbdcos φ1

－ cos φ1 cos δbdsin φ1 sin δbdsin φ1

0 － sin δbd cos δbd











( 4)

引入非对称系数 k，k = cos αc

cos αd
，经推导，双压力角非对称弧齿锥齿轮的非工作齿侧齿面方程为

［Ｒcos θ2 0 Ｒsin θ2］=［x y z］

sin φ2 1 － ( kcos αdsin δ)槡 2 cos φ2 kcos αdsin δcos φ2

－ cos φ2 1 － ( kcos αdsin δ)槡 2 sin φ2 kcos αdsin δsin φ2

0 kcos αdsin δ 1 － ( kcos αdsin δ)槡 2













( 5)

双压力角非对称弧齿锥齿轮有两个不同的基圆

锥，其两侧动点 P1 和 P2 的偏角的大小也不相同，相

应的根圆齿厚角、顶圆齿厚角、基圆齿厚角都将发生
改变。
经推导，双压力角非对称弧齿锥齿轮非工作齿面

动点 P的偏角为

φPc =
1

sin δbc
arccos

cos δP
cos δbc

－ arccos
tan δbc
tan δP
( 6)

双压力角非对称弧齿锥齿轮工作齿面动点 P 偏
角为

φPd = 1
sin δbd

arccos
cos δP
cos δbd

－ arccos
tan δbd
tan δP
( 7)

双压力角非对称弧齿锥齿轮非工作齿面分度圆

偏角为

φc =
1

sin δbc
arccos cos δ

cos δbc
－ arccos

tan δbc
tan δ
( 8)

双压力角非对称弧齿锥齿轮工作齿面分度圆偏

角为

φd = 1
sin δbd

arccos cos δ
cos δbd

－ arccos
tan δbd
tan δ
( 9)

双压力角非对称弧齿锥齿轮非工作齿面齿根偏

角为

φfc =
1

sin δbc
arccos

cos δf
cos δbc

－ arccos
tan δbc
tan δf
( 10)
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双压力角非对称弧齿锥齿轮工作齿面齿根偏角

为

φfd = 1
sin δbd

arccos
cos δf
cos δbd

－ arccos
tan δbd
tan δf
( 11)

双压力角非对称弧齿锥齿轮非工作齿面齿顶偏

角为

φac =
1

sin δbc
arccos

cos δa
cos δbc

－ arccos
tan δbc
tan δa
( 12)

双压力角非对称弧齿锥齿轮工作齿面齿顶偏角

为

φad = 1
sin δbd

arccos
cos δa
cos δbd

－ arccos
tan δbd
tan δa
( 13)

双压力角非对称弧齿锥齿轮顶圆齿厚角为

αSa = 180 / z － φac － φad + φc + φd ( 14)
双压力角非对称弧齿锥齿轮基圆齿厚角为

αSb = 180 / z + φc + φd ( 15)
双压力角非对称弧齿锥齿轮根圆齿厚角为

αSf = 180 / z + φc + φd － φfc － φfd ( 16)
通过 Matlab语言对上述非对称弧齿锥齿轮齿形

参数进行编程计算，可以确定双压力角弧齿锥齿轮工

作侧和非工作侧齿廓之间的位置关系。

3 非对称弧齿锥齿轮齿顶变尖分析

当弧齿锥齿轮的压力角变大时，基圆越小，基锥

角也会越小，轮齿齿根变厚，齿顶变薄。如果弧齿锥
齿轮两侧的压力角都变大，那么齿顶变尖的程度会更

大，导致重合度严重下降，容易发生断齿。采用双压
力角非对称结构，能够有效的避免这种情况。
经推导，弧齿锥齿轮压力角与齿形的公式为

90
z

+ 1
sin δx

arccos
cos δb
cos δx

－ arccos
tan δx
tan δb

－

1
sin δx

arccos
cos δa
cos δx

－ arccos
tan δx
tan δa

= αSa ( 17)

式中，δx 为不同压力角组合对应的锥角。
对称弧齿锥齿轮不同压力角的齿形如图 4

所示。
图 4( a) 为标准压力角 20°的弧齿锥齿轮的齿形;

图 4( b) 为增大弧齿锥齿轮两侧的压力角后，齿顶变
尖，齿根厚度变大; 压力角继续增大，当压力角为

33. 725°时，齿顶已经完全变尖，齿顶厚度为 0，这样
容易导致齿轮断齿而失效，如图 4 ( c) 所示; 图 4 ( d)
为当压力角增大到 43. 484°时，轮齿两边的渐开线在
齿顶圆内相交，无法形成正确的齿形。
双压力角非对称弧齿锥齿轮不同压力角的齿形

图 4 不同压力角下的对称弧齿锥齿轮齿形
Fig. 4 Symmetric gear shape with different pressure angles

如图 5 所示，图 5( a) 中，非对称弧齿锥齿轮采用一侧
为标准压力角为 20°，另一侧采用大压力角; 图 5 ( b)
中，采用的是工作侧压力角为 30°、非工作侧为 20°的
组合方式，30° /20°的齿形与图 4( b) 的齿形具有相同
的顶圆齿厚; 当对称的齿形完全变尖时，采用非对称

的齿形则不会完全变尖，如图 5( c) 所示; 当非对称弧
齿锥齿轮的齿形变尖时，对称的齿形已出现齿顶圆内

包络相交。

图 5 不同压力角下的非对称弧齿锥齿轮齿形
Fig. 5 Asymmetric gear shape with different pressure angles

由此可知，采用双压力角非对称弧齿锥齿轮能够

有效的提高工作齿面压力角变化范围，提高约 30%。

4 非对称弧齿锥齿轮齿形计算

通过矿用减速器弧齿锥齿轮为例，齿形参数见表

1。
对称弧齿锥齿轮和非对称弧齿锥齿轮被动轮如

图 6 所示，主动轮如图 7 所示，可以看出在相同承载
能力情况下，齿轮的体积和质量明显降低。
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表 1 非对称与对称弧齿锥齿轮基本参数对比
Table 1 Parameters of symmetric and asymmetric gear

参数 对称弧齿锥齿轮 非对称弧齿锥齿轮

模数 m /mm 4. 5 4. 0

齿数 z z1 =19，z2 =28 z1 =19，z2 =28

螺旋角 β / ( ° ) 35( 左旋) 35( 左旋)

工作面
主动轮为凹面，
从动轮为凸面

主动轮为凹面，
从动轮为凸面

压力角 α / ( ° ) α=20 αc = 20，αd =30

高度变位系数 x －0. 21 －0. 21
切向变位系数 xt －0. 018 －0. 018

非对称系数 k 1 1. 085

图 6 对称与非对称弧齿锥齿轮被动轮对比
Fig. 6 Symmetric and asymmetric driven gear

图 7 对称与非对称弧齿锥齿轮主动轮对比
Fig. 7 Symmetric and asymmetric driving gear

5 双压力角非对称弧齿锥齿轮加工

从啮合机理和齿轮的特征来看［12－15］，由于轮齿

的压力角发生了改变，双压力角非对称齿轮的加工刀

盘参数发生相应变化，因此需要对刀盘参数进行分析

计算。
加工非对称弧齿锥齿轮时，用到双面刀盘和单面

刀盘两种刀盘。双面刀盘上有外切刀片和内切刀片
两种刀片相间排列，外切刀片的外侧刃是工作面，切

削非对称齿轮的凹面; 内切刀片的内侧刃是工作面，

切削非对称齿轮的凸面。单面铣刀盘上所装的刀片
全部是外切刀片，单面外切刀盘用于切削非对称齿槽

的凹面，单面内切刀盘用于切削非对称齿槽的凸面，

用于加工非对称弧齿锥齿轮被动轮的精铣刀盘如图

8 所示。为了提高生产效率，单面刀盘只用于精切非

对称齿轮。

图 8 非对称弧齿锥齿轮被动轮精铣刀盘
Fig. 8 Milling cutter for driven spiral bevel gear

非对称弧齿锥齿轮的加工采用了双面切削法，在

切制非对称弧齿锥齿轮被动轮时，齿槽的两侧面是由

一个刀盘同时精切而成的; 在切制非对称主动轮的齿

侧两面时，用内、外精切刀盘加工，用不同的机床调
整，分别精车齿的两侧面。
安装时采用了固定安装法，即每道工序都在固定

的机床上进行，共需要 5 台机床，5 把刀盘。非对称
弧齿锥齿轮被动轮需要进行粗切、精切两道工序，主
动轮需要进行粗切、外精切、内精切 3 道工序。
加工时采用固定安装双面法，能够对非对称弧齿

锥齿轮齿廓的凸凹两面接触区单独控制，加工现场如

图 9 所示。

图 9 非对称弧齿锥齿轮加工现场
Fig. 9 Manufacturing of asymmetric spiral bevel gear

加工后的双压力角非对称弧齿锥齿轮与原减速

器对称齿轮从动轮如图 10 所示，左为非对称弧齿锥
齿轮从动轮，质量为 1. 15 kg，右为原对称齿轮从动
轮，质量为 1. 7 kg，减小约 37%。

图 10 非对称弧齿锥齿轮与原对称齿轮从动轮
Fig. 10 Driven gear of symmetric and asymmetric gear

加工后的双压力角非对称弧齿锥齿轮与原对称
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齿轮主动轮如图 11 所示，左为非对称弧齿锥齿轮主
动轮，质量为 1. 8 kg，右为原对称齿轮主动轮，质量为
2. 0 kg，减小约 10%。由于主动轮带有齿轮轴，因此
轻量化值偏小。同时，当非对称弧齿锥齿轮体积变小
后，轴承座、箱壳等其他零件的体积也随之减小，因此
总的轻量化值非常可观。

图 11 非对称弧齿锥齿轮与原对称齿轮主动轮
Fig. 11 Driving gear of symmetric and asymmetric gear

6 非对称弧齿锥齿轮承载能力实验

通过理论计算和有限元分析，模数为 4. 0 的双压
力角非对称弧齿锥齿轮与模数为 4. 5 的对称齿轮的
承载能力见表 2( 本文主要讨论非对称弧齿锥齿轮设
计与制造方法，由于篇幅所限，非对称齿根弯曲应力

和齿面接触应力的计算方法本文不做详细介绍，只列

出计算结果) 。

表 2 非对称与对称弧齿锥齿轮承载能力对比
Table 2 Load capacity of symmetric and asymmetric gear

承载能力
非对称弧齿锥齿轮( m=4. 0)

理论计算值 有限元仿真值

对称弧齿锥齿轮( m=4. 5)

理论计算值 有限元仿真值

齿面接触应
力 σH /MPa

2 689 2 154 2 865 2 317

齿根弯曲应
力 σF /MPa

1 341 1 096 1 479 1 143

由表 2 可以看出，通过理论计算和有限元仿真，
模数为 4 的非对称弧齿锥齿轮的齿面接触应力和齿
根弯曲应力均低于模数为 4. 5 的对称齿轮，因此轻量
化后的非对称弧齿锥齿轮完全可以替代原对称齿轮。
为对非对称弧齿锥齿轮的疲劳寿命进一步验证，

采用机械双环封闭式齿轮寿命实验台，实验设备如图

12 所示。
双压力角非对称弧齿锥齿轮的台架实验，采用了

中华人民共和国机械工业部标准的 QC /T 533—1999
台架实验方法。
实验结果见表 3，由表 3 可知，通过台架实验，双

压力角非对称弧齿锥齿轮的最低寿命和中值寿命均

符合标准要求，疲劳寿命不低于原矿用减速器对称齿

图 12 封闭式齿轮寿命实验台
Fig. 12 Closed test bench for driving axle

轮，证明轻量化后的非对称弧齿锥齿轮能够替代原对

称齿轮，为矿用减速器轻量化技术提供了可行的方

法。

表 3 非对称与对称弧齿锥齿轮疲劳寿命实验结果
Table 3 Fatigue life test of symmetric and asymmetric gear

104 次

承载能力
标准要求

最低寿命 中值寿命

实验结果

最低寿命 中值寿命

非对称弧齿锥
齿轮( m=4. 0) ≥30 ≥50 ＞31. 3 ＞52. 5

对称弧齿锥
齿轮( m=4. 5) ≥30 ≥50 ＞30. 2 ＞50. 4

7 结 论

( 1) 对双压力角非对称弧齿锥齿轮的啮合传动
原理、齿轮副齿面方程进行了推导，分析非对称设计
对工作齿面压力角变化范围的影响，采用双压力角技

术轮能够有效地提高工作齿面压力角变化范围，提高

约 30%。对减速器弧齿锥齿轮齿形进行计算，对比
了对称和非对称弧齿锥齿轮主动轮和被动轮。
( 2) 设计并制造了非对称单面刀盘和双面刀盘，

加工出双压力角非对称弧齿锥齿轮，通过解析法、有
限元法及封闭式齿轮实验台对非对称弧齿锥齿轮承

载能力进行计算、仿真和实验，证明轻量化后的非对
称弧齿锥齿轮能够替代原对称齿轮。
( 3) 结果表明非对称弧齿锥齿轮轻量化效果明

显，从动轮质量减小 37%，主动轮减小 10%，考虑到
轴承座、箱壳等其他零件，总的轻量化值非常可观，为
矿用减速器轻量化技术提供了可行的方法。
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