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摘　 要:该文针对如何计算对心直动滚子从动件偏心轮机构的最大驱动功率的问题ꎬ提出了“偏心轮在运动过程中负

载转矩最大时驱动功率达到峰值”的思路ꎮ 通过对对心直动滚子从动件偏心轮机构进行运动分析、静力学分析及数

学运算ꎬ得出其最大负载转矩对应转角的代数表达式ꎬ并根据实例中的已知参数ꎬ进行应用计算ꎬ再通过不同的计算

思路验证计算结果ꎬ从而论证新计算方法的正确性ꎮ
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０　 引　 言
偏心轮机构结构相对简单ꎬ零部件加工也较为简

便ꎬ因此在从动件连续“推、回”运动要求的传动系统

中应用广泛ꎮ 例如ꎬ舞台机械设备侧辅助(补偿)升

降台的传动系统通常采用的是集成偏心轮机构[１]ꎮ
驱动功率计算作为选择匹配电机的依据ꎬ在电动机械

设备的传动系统设计过程中必不可少ꎮ 在偏心轮机

构传动系统中ꎬ传动轴带动偏心轮匀速转动时ꎬ从动

件在推程或者回程阶段始终在做变加速度直线运动ꎬ
其驱动功率的计算十分复杂ꎮ 目前ꎬ针对负载恒定的

直动滚子从动件偏心轮机构的最大驱动功率计算方

法ꎬ是以从动件运动分析入手ꎬ在其变加速度直线运

动过程中ꎬ当加速度减小至零时ꎬ移动速度最大ꎬ驱动

功率达到峰值ꎮ
笔者在对直动滚子从动件偏心轮机构的最大驱

动功率的计算中ꎬ采用“偏心轮在运动过程中负载转

矩最大时驱动功率达到峰值”的思路ꎬ对对心直动滚

子从动件偏心轮机构进行了运动分析、静力学分析以

及数学运算ꎬ得出偏心轮负载转矩计算公式和负载转

矩最大时对应转角的代数表达式ꎬ在偏心轮机构尺寸

参数设计完成后ꎬ便可利用表达式求得负载转矩最大

时对应的转角以及最大负载转矩ꎬ进而计算出最大驱

动功率ꎮ 此方法大大简化了直动滚子从动件偏心轮

机构的最大驱动功率的计算过程ꎬ同时还得出了偏心

轮驱动轴扭矩ꎬ便于传动系统后续的设计计算ꎮ
１　 偏心轮机构分析
１.１　 偏心轮机构几何关系分析

以某对心直动滚子从动件偏心轮机构为例进行

分析计算ꎬ机构如图 １ 所示ꎮ

图 １　 对心直动滚子从动件偏心轮机构
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　 　 偏心轮顺时针旋转ꎬ转过 θ 角时压力角为 αꎬ偏
心轮半径为 Ｒꎬ偏心轮偏心距为 ｒｅꎬ从动件滚子半径

Ｒｒ
[２]ꎬ偏心轮受从动轮作用力的力臂为 Ｌꎮ

由图中几何关系可知ꎬ ｓｉｎ α ＝
ｒｅ

Ｒ ＋ Ｒｒ
ｓｉｎ θꎬ为简

化计算ꎬ设定 λ ＝
ｒｅ

Ｒ ＋ Ｒｒ

[３]

ꎬ即:

ｓｉｎ α ＝ λｓｉｎ θ (１)
另有:
Ｌ ＝ ｒｅｓｉｎ(θ － α) (２)

１.２　 偏心轮机构受力分析

偏心轮转过 θ 角时对从动件做静力学分析(静
止状态受力分析)ꎬ如图 ２ 所示ꎬ偏心轮对从动件支

撑力 Ｆｚ、从动件自重(包含其负载)Ｇ、从动件水平方

向受到的约束力 Ｆｙ 三力平衡ꎬ由图中几何关系可知:
Ｆｚ ＝ Ｇ / ｃｏｓ α (３)

　 　 对偏心轮在转过 θ 角时做静力学分析(静止状

态受力分析)ꎬ如图 ３ 所示ꎬ偏心轮受从动件的作用

力 Ｆ 与 Ｆｚ 是一对作用与反作用力(即:Ｆ ＝Ｆｚ)ꎬ故偏

心轮负载转矩为:
Ｔ ＝ ＦＬ ＝ Ｇｒｅｓｉｎ(θ － α) / ｃｏｓ α (４)

图 ２　 从动件滚子静止 图 ３　 偏心轮静止状态

状态受力分析 受力分析

２　 运动分析及代数运算
根据转矩、转速和功率的关系公式 Ｔ ＝ ９ ５５０ Ｐ /

ｎ[２]ꎬ以及从动件运行完成所需时间的要求ꎬ当偏心

轮驱动轴匀速转动时ꎬ可确定偏心轮转速 ｎꎬ故偏心

轮驱动功率 Ｐ 与其输出转矩 Ｔ 成正比ꎬ当偏心轮旋

转至某个相位输出转矩 Ｔ 最大时ꎬ偏心轮输出功率 Ｐ
瞬时达到最大ꎬ从而可得出驱动系统输入功率的峰

值ꎮ
根据式(１)、(４)进行代数运算:

Ｔ ＝ Ｇｒｅ ｓｉｎ θ － ｓｉｎ θｃｏｓ θ

１ / λ２ － (ｓｉｎ θ) ２

æ

è
ç

ö

ø
÷ (５)

设定函数 ｆ(θ):

ｆ(θ) ＝ ｓｉｎ θ － ｓｉｎ θｃｏｓ θ

１ / λ２ － (ｓｉｎ θ) ２
(６)

其中:０<θ<πꎬ０<λ<１ꎮ
只要函数 ｆ(θ)值达到峰值ꎬＴ 值即为最大值ꎬ由

于可导函数的极值点导数一定等于 ０[４]ꎬ故令函数 ｆ
(θ)的导数 ｆ(θ) ′＝ ０ꎬ(０<θ<πꎬ０<λ<１)ꎬ即:

ｄ
ｄθ

ｓｉｎ θ － ｓｉｎ θｃｏｓ θ

１ / λ２ － (ｓｉｎ θ) ２

æ

è
ç

ö

ø
÷ ＝ ０

(０ < θ < πꎬ０ < λ < １) (７)
运算后得出关于 θ 的方程:

ｃｏｓ θ ＋ (ｓｉｎ θ) ２

１ / λ２ － (ｓｉｎ θ) ２
－ (ｃｏｓ θ) ２

１ / λ２ － (ｓｉｎ θ) ２
－

(ｓｉｎ θ) ２(ｃｏｓ θ) ２

[１ / λ２ － (ｓｉｎ θ) ２]
３
２

＝ ０

(０ < θ < πꎬ０ < λ < １) (８)
利用 ＷｏｌｆｒａｍＡｌｐｈａ 软件对以上方程求解得:

θ ＝ ２ｃｏｔ Ｒｏｏｔ〔 ｆ(ｘ)ꎬ４〕
(０ < θ < πꎬ０ < λ < １) (９)

ｆ(ｘ) ＝ １
λ４ｘ

６ ＋ ２
λ４ｘ

５ － １
λ４

＋ １６
λ２

æ

è
ç

ö

ø
÷ ｘ４ －

４
λ４

＋ ３２
λ２

－ ６４æ

è
ç

ö

ø
÷ ｘ３ － １

λ４
＋ １６
λ２

æ

è
ç

ö

ø
÷ ｘ２ ＋ ２

λ４ｘ ＋ １
λ４

(０ < λ < １) (１０)
式中:Ｒｏｏｔ[ ｆ(ｘ)ꎬ４]表示函数 ｆ( ｘ)＝ ０ 时ꎬ方程求解

得到 ｘ 的第 ４ 个解ꎮ
对心直动滚子从动件偏心轮机构设计完成后ꎬ偏

心轮半径 Ｒꎬ偏心轮偏心距 ｒｅ 以及从动件滚子半径

Ｒｒ 均为常数ꎬ从而确定 λ 取值ꎬ代入方程 ｆ(ｘ)＝ ０ꎬ利
用 ＷｏｌｆｒａｍＡｌｐｈａ 软件求解ꎬ再将第 ４ 个解代入表达

式(９)ꎬ计算出偏心轮输出转矩最大时的转角 θ′ꎬ将
其代入表达式(５)计算出偏心轮最大输出转矩 Ｔｍａｘꎬ
从而计算出偏心轮驱动轴匀速转动时(转速 ｎ)ꎬ偏心

轮最大输出功率 Ｐｍａｘꎬ在考虑传动系统效率 η 后ꎬ最
终计算确定驱动系统输入功率的峰值ꎮ
３　 数值算例

舞台机械设备侧补偿升降台ꎬ台面规格为 １８ ｍ×
３ ｍꎬ升降行程 ２５０ ｍｍꎬ完成时间 ５ ｓꎬ升降台负载及

其台架自重合计约 ２００ ｋＮꎬ传动系统中采用对心直

动滚子从动件偏心轮机构ꎬ按 ８ 个点位布置顶升台

架ꎬ该设备的驱动电机功率确定需计算出偏心轮机构

最大驱动功率ꎬ计算过程如下ꎮ
根据示例中设备参数可知:偏心轮机构从动件推

程 ｈ＝ ２５０ ｍｍꎬ完成推程时间为 ｔ ＝ ５ ｓꎬ负载 Ｇ ＝ ２００
ｋＮꎮ 通过相应的设计计算ꎬ从动件滚子轴半径 ｒ ＝ ２０
ｍｍꎬ故从动件滚子半径 Ｒｒ ＝ ２.５、ｒ ＝ ５０ ｍｍꎻ偏心轮轮

毂半径 Ｒｈ ＝ ７０ ｍｍꎬ故基圆半径 Ｒｂ ＝ Ｒｒ ＋Ｒｈ ＋５ ＝ １２５
ｍｍꎬ偏心轮轮廓半径 Ｒ ＝ Ｒｂ －Ｒｒ ＋ｈ / ２ ＝ ２００ ｍｍꎻ偏心

􀅰８２􀅰

研究与试验　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 ２０２３ 年第 ４ 期 (第 ３６ 卷ꎬ总第 １８６ 期)􀅰机械研究与应用􀅰



距 ｒｅ ＝ｈ / ２ ＝ １２５ ｍｍꎮ

由上述取值计算得 λ ＝
ｒｅ

Ｒ＋Ｒｒ
＝ １２５ / (２００＋５０) ＝

０.５ꎮ 将 λ＝ ０.５ 代入式(１０)ꎬ并令其值为 ０ꎬ则有:
１

０.５４ｘ
６＋ ２
０.５４ｘ

５－ １
０.５４＋

１６
０.５２

æ

è
ç

ö

ø
÷ ｘ４－ ４

０.５４＋
３２
０.５２－６４

æ

è
ç

ö

ø
÷ ｘ３－

１
０.５４＋

１６
０.５２

æ

è
ç

ö

ø
÷ ｘ２＋ ２

０.５４ｘ＋
１

０.５４ ＝ ０ (１１)

化简后得:
ｘ６＋２ｘ５－５ｘ４－８ｘ３－５ｘ２＋２ｘ＋１＝ ０ (１２)
该一元六次方程利用 ＷｏｌｆｒａｍＡｌｐｈａ 软件求得ꎬｘ

的 ６ 个解分别为:① ｘ≈－２.９８５ ９８６ ８４ꎻ② ｘ≈－０.３３４
８９７ ６６ꎻ③ ｘ≈０.４４９ ８４７ ３４ꎻ④ ｘ≈２.２２２ ９７６ ３６ꎻ⑤ ｘ
≈－０.６７５ ９７－０.７３６ ９３ｉꎻ⑥ ｘ≈－０.６７５ ９７＋０.７３６ ９３ｉꎮ

根据式(１０)取 ｘ 的第 ４ 个解代入得:

θ′＝ ２ｃｏｔ ２.２２２ ９７６ ３６≈１.９６０ ００４ １２ (１３)
转化为角度即 θ′≈１１２.２９９ ９６４°ꎮ
根据已知条件ꎬ将 θ′值和 λ 值代入表达式ꎬ得出

偏心轮最大输出转矩 Ｔｍａｘ ＝ ２８ ０８０.２ Ｎｍꎮ
由于偏心轮机构完成推程只需旋转半圈ꎬ根据完

成时间 ｔ＝ ５ ｓ 的要求ꎬ计算偏心轮驱动轴转速 ｎ:

ｎ＝ ０.５
ｔ
×６０＝ ０.５

５
×６０＝ ６ ｒ / ｍｉｎ (１４)

由公式 Ｔ＝ ９ ５５０ Ｐ / ｎ 得 Ｐ＝Ｔｎ / ９ ５５０ꎬ故:
Ｐｍａｘ ＝Ｔｍａｘｎ / ９ ５５０＝ ２８ ０８０.２×６ / ９ ５５０≈１７.６４ ｋＷ

(１５)
综上所述ꎬ算例中的对心直动滚子从动件偏心轮

机构驱动负载时ꎬ在整个推(回)程中最大输出功率

为 １７.６４ ｋＷꎮ
４　 计算结果验证

前面引言中已叙述ꎬ当偏心轮在运动过程中旋转

至某一角度时从动件运行加速度为零ꎬ此时从动件达

到瞬时最高运行速度 ｖｍａｘꎬ由功率计算公式 Ｐ ＝Ｆｖ 可

知ꎬ从动件负载 Ｇ 恒定ꎬ驱动功率与速度成正比关

系ꎬ得出以下表达式:
Ｐｍａｘ ＝ Ｇｖｍａｘ (１６)
从第六版«机械设计手册»第 ４ 篇第 ２ 章 ３.８ 节

(圆弧凸轮工作轮廓的设计)的表 ４－２－３６ 中查得直

动滚子从动件偏心轮机构的压力角、速度以及加速度

表达式ꎬ由于此次研究偏心轮机构为对心直动滚子从

动件凸轮机构ꎬ将表达式中 ｅ 和 α０ 以 ０ 代入[２]ꎬ得出

以下表达式ꎮ
压力角表达式为:

α ＝ ａｒｃｓｉｎ
ｒｅｓｉｎ θ
Ｒ ＋ Ｒｒ

æ

è
ç

ö

ø
÷ (１７)

速度表达式为:

ｖ ＝ ｒｅω１ｓｉｎ(θ － α) / ｃｏｓ α (１８)
加速度表达式为:

ａ ＝
ｒｅω１

ｃｏｓ α ｃｏｓ(θ － α) －
ｒｅｃｏｓ２ θ

(Ｒ ＋ Ｒｒ)ｃｏｓ２α
é

ë

ê
ê

ù

û

ú
ú

(１９)

上述表达式中 ω１ 为偏心轮旋转角速度ꎬ故:
ω１ ＝ ｎπ / ３０ (２０)
将示例中的偏心轮机构尺寸以及 θ′值(θ′≈１１２.

２９９ ９６４°)和偏心轮驱动轴转速 ｎ(ｎ ＝ ６ ｒ / ｍｉｎ)计算

结果代入式(１７) ~ (２０)得出:瞬时压力角 α′ ＝ ２７.５５５
３３°ꎬ最大速度 ｖｍａｘ≈０.０８８ ２ ｍ / ｓꎬ瞬时加速度 ａ′ ＝ ２.６
×１０－７ｍ / ｓ２ꎮ

计算结果显示ꎬ当偏心轮旋转至 θ′角度时ꎬ瞬时

加速度 ａ′基本接近零ꎬ从动件达到最大运行速度ꎮ
再将最大速度 ｖｍａｘ值代入式(１６)得:

Ｐｍａｘ ＝ ２００×０.０８８ ２＝ １７.６４ ｋＷ
上述计算结果与算例中求得的偏心轮最大输出

功率一致ꎬ故此次探讨的对心直动滚子从动件偏心轮

机构最大输出功率的计算方法及思路是正确的ꎮ
５　 不对心直动滚子从动件偏心轮功率计算

如图 ４ 所示为不对心的直动滚子从动件偏心轮

机构ꎬ其偏心轮输出最大瞬时功率的推导计算也按文

中的计算方法及思路进行ꎮ

图 ４　 不对心直动滚子从动件偏心轮机构

　 　 由图中几何关系可知:

α０ ＝ａｒｃｓｉｎ ｅ
Ｒ＋Ｒｒ－ｒｅ

æ

è
ç

ö

ø
÷ (２１)

式中:ｅ 为偏距ꎻα０ 为从动件在最低点(初始位置)时
的压力角ꎮ

由(Ｒ＋Ｒｒ)ｓｉｎ α＋ｅ＝ ｒｅｓｉｎ(θ－α０)可得:

ｓｉｎ α＝
ｒｅｓｉｎ (θ－α０)－ｅ

Ｒ＋Ｒｒ
(２２)

为简化计算ꎬ设定 λ＝
ｒｅ

Ｒ＋Ｒｒ
ꎬｋ＝ ｅ

Ｒ＋Ｒｒ
ꎬ即:

ｓｉｎ α ＝ λｓｉｎ (θ － α０) － ｋ (２３)
Ｌ ＝ ｒｅｓｉｎ (θ － α０ － α) (２４)
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依然对偏心轮转过 θ 角时从动件和偏心轮做静

力学分析(静止状态受力分析)ꎬ根据力矩平衡关系ꎬ
偏心轮输出转矩为:

Ｔ ＝
Ｇｒｅ

ｃｏｓ α
ｓｉｎ (θ － α０ － α) (２５)

根据式(２３)、(２５)进行代数运算:
Ｔ ＝

Ｇｒｅ ｓｉｎ(θ － α０) －
ｃｏｓ(θ － α０)[λｓｉｎ(θ － α０) － ｋ]

１ － [λｓｉｎ(θ － α０) － ｋ] ２{ }
(２６)

直动滚子从动件偏心轮机构设计完成后ꎬ偏距为

ｅꎬ偏心轮半径 Ｒꎬ偏心轮偏心距 ｒｅ 以及从动件滚子半

径 Ｒｒ 均为已知常数ꎬ故 α０ 可等同于常数ꎬ设定 θ０ ＝ θ
－α０ꎬ设定函数 ｆ(θ０):

ｆ(θ０) ＝ ｓｉｎ θ０ －
ｃｏｓ θ０(λｓｉｎ θ０ － ｋ)

１ － (λｓｉｎ θ０ － ｋ) ２
(２７)

其中:０<λ<１ꎬ０<ｋ<１ꎮ
同理当函数 ｆ(θ０)值达到峰值时ꎬＴ 值为最大值ꎬ

由于可导函数的极值点导数一定等于 ０[４]ꎬ故令函数

ｆ(θ０)的导数 ｆ(θ０)′＝ ０ꎬ(０<λ<１ꎬ０<ｋ<１)ꎬ即:

ｄ
ｄθ０

ｓｉｎ θ０ －
ｃｏｓ θ０(λｓｉｎ θ０ － ｋ)

１ － (λｓｉｎ θ０ － ｋ) ２

æ

è
çç

ö

ø
÷÷ ＝ ０

(０ < λ < １ꎬ０ < ｋ < １) (２８)

ｃｏｓ θ０ ＋
ｓｉｎ θ０(λｓｉｎ θ０ － ｋ)

１ － (λｓｉｎ θ０ － ｋ) ２
－

λ(ｃｏｓ θ０) ２

１ － (λｓｉｎ θ０ － ｋ) ２
－

λ(ｃｏｓ θ０) ２(λｓｉｎ θ０ － ｋ) ２

１ － (λｓｉｎ θ０ － ｋ) ２[ ]
３
２

＝ ０

(０ < λ < １ꎬ０ < ｋ < １) (２９)
对上述方程求解时ꎬ由于出现两个系数常数 λ

和 ｋꎬ未知数 θ０ 的表达式过于复杂ꎬ此处不再罗列ꎮ

但当直动滚子从动件偏心轮机构设计完成后ꎬλ 和 ｋ
可用计算数值代入ꎬ便可求得 θ０ 值ꎬ再根据已知数计

算出 α０ 值ꎬ然后计算出偏心轮输出最大转矩时的转

角ꎬ将其代入表达式计算出偏心轮最大输出转矩ꎬ从
而计算出偏心轮驱动轴匀速转动时ꎬ偏心轮输出的瞬

时最大功率ꎬ在考虑传动系统效率 η 后ꎬ最终计算确

定驱动系统输入功率的峰值ꎮ
６　 结　 语

在机械传动系统设计中采用直动滚子从动件偏

心轮机构ꎬ不仅要保证从动件的运动参数ꎬ 还要优化

设计偏心轮尺寸ꎬ同时其驱动功率的计算也必不可

少ꎮ 按照“从动件负载恒定ꎬ运行速度达到瞬时最大

时ꎬ驱动功率达峰”的思路进行计算ꎬ则对心直动滚

子从动件偏心轮机构的驱动功率计算过程较为繁琐ꎮ
文中提出的“偏心轮在运动过程中负载转矩最大时

驱动功率达到峰值”思路ꎬ在借助一元多次方程求解

软件(例如:ＷｏｌｆｒａｍＡｌｐｈａ 软件)的情况下得出的偏

心轮机构的驱动功率的求解思路及计算方法显得更

为简便ꎮ 文中重点对对心直动滚子从动件偏心轮机

构进行运动分析、静力学分析ꎬ通过几何关系和数学

运算ꎬ得出了偏心轮最大负载转矩对应转角的代数表

达式ꎬ并在实例计算中应用ꎬ同时采用不同的思路计

算验证ꎮ 此次讨论的偏心轮机构驱动功率计算思路

以及运算得出的代数表达式ꎬ应用于相应的产品设计

计算中ꎬ可简化计算难度ꎬ缩短计算时间ꎬ提高设计工

作效率ꎮ
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