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前    言

GB/Z 22559《齿轮 热功率》包括下列2部分：

第1部分：油池温度在95 ℃时齿轮装置的热平衡计算；

--第2部分：热承载能力计算。

本部分为 GB/Z 22559的第1部分。

本部分等同采用ISO/TR 14179-1:2001《齿轮  热功率 第1部分：油池温度在95℃时齿轮装置 

的热平衡计算》(英文版)。

本部分等同翻译 ISO/TR 14179-1:2001。

为方便使用，本部分作了下列编辑性修改：

一  按照汉语习惯对一些编排格式进行了修改；

·一用小数点“.”代替作为小数点的“,”;

——删除了 ISO/TR 14179-1:2001的前言和引言。

本部分的附录A 和附录B 为资料性附录。

本部分由全国齿轮标准化技术委员会(SAC/TC   52)提出并归口。

本部分起草单位：郑州机械研究所。

木部分主要起草人：张元国、工琦、杨犀原、王长明、王长路、陈爱闽、牛长根。

本部分为首次发布。
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齿轮 热功率

第 1 部分：油池温度在95℃时

齿轮装置的热平衡计算

1 范围

GB/Z22559  的本部分利用分析热平衡的模型，为用矿物油润滑的单级或多级齿轮装置提供了一种 

计算热功率的方法。计算是根据以下标准条件进行的，最高的环境温度不高于25℃,在大的房间内，油 

池的最高温度不高于95 ℃;对于其他条件，要进行修正。

2 符号和单位，术语和定义

GB/Z 22559 的本部分所用的符号和单位列于表1中，并使用下列的术语和定义。

表 1 符号和单位

符号 意   义 单位 首次用于 参考内容

Ac 齿轮箱暴露在空气中的表面积

月

公式(35) 7.12

A₈ 齿轮排列常数 公式(24) 7.9

a 载荷修正指数

一

公式(9) 表3

BA 海拔高度修正因数 公式(36) 表10

Bo 工作时间修正因数 公式(36) 表12

B,u 环境温度修正因数 公式(36) 表8

By 油池温度修正因数 公式(36) 表11

Dy 周围空气速度修正因数 公式(36) 表9

b 直径修正指数 公式(9) 表3

b_ 配对齿轮的接触宽度 mm 公式(21) 7.4

C 基本静载荷 N 表2

C₁ 啮合摩擦因数常量 公式(20) 7.4

D 齿轮装置中风阻和搅油冬件的外径 mm 公式(24) 7.9
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Dom 包容滚动体的轴承直径 mm 公式(29) 图3

D₃ 轴的直径 mm 图2

d 轴承内径 mm 公式(10) 7.3.1

dm 轴承中径 mm 公式(9) 7.3.1

d₀ 轴承外径 mm 公式(10) 7.3.1

Ep 消耗的电功率 kW 公式(34) 7.11

轴承因数 公式(13) 7.3.3

m 电动机效率 公式(34) 7.11

p 油泵效率 公式(33) 7.11

F 大齿轮或小齿轮总的齿宽 mm 公式(26) 7.9

F. 轴承的轴向载荷分量 N 表2 7.3.2
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表1(续 )

符号 意    义 单位 首次用于 参考内容

F 轴承的径向载荷分量
N

表2 7.3.3

fe 齿轮没油因数 公式(24) 7.9

fm 啮合康操因数 公式(15) 公式(20)

f 轴承浸油因数 公式(27) 表5

f₁ 轴承摩擦因数 公式(9) 表2

f₂ 圆柱滚子轴承因数 公式(12) 表4

f₁ 轴承密封因数 公式(30) 表6

f₄ 轴承密封因数 公式(30) 表6

g 载荷强度修正指数 公式(20) 7-4

I 轴承滚动体浸在油中的深度 mm 公式(29) 图3

H₄ 啮人处的滑动比 公式(16) 公式(17)

FT 啮出处的滑动比 公式(16) 公式(18)

h 节线速度修正指数 公式(20) 7.4

j 速度修正指数 公式(20) 7.4

K 载倚强度 N/mm² 公式(20) 公式(21)

K. 外部的轴向力 N —— 7.3.3

k 传热系数 kW/(m²·℃) 公式(35) 表7

I. 齿轮装置中风阻和搅油零件的长度 mm 公式(24) 7.9

M 啮合的机械效率 公式(15) 公式(16)

M₀ 轴承的空载转矩 N·m 公式(27) 7.10

M₁ 取决于轴承载荷的转矩 N·m 公式(9) 7.3.1

M₂ 取决于圆柱瘥子轴承轴向载荷的转矩 N·m 公式(11) 7.3.2

M₃ 轴承密封的犀擦转矩 N-m 公式(30) 7.10

7A 端面模数 公式(23) 7.9
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2 轴的转速 r/min 公式(11) 7.3.1

nt 小齿轮转速 r/min 公式(15) 7.4

P 轴承载荷 N 公式(13) 7.3.3

PA 传递的功率 kW 公式(3) 7.1

P₈ 总的轴承损耗(所有的轴承) kW 公式(7) 7.2

Pg 单个轴承加载功率损耗 kW 公式(11) 7.3.]

Pcw 单个齿轮的风阻和搅油功率损耗 kW 公式(24) 7.9

P 加载的损耗 kW 公式(2) 公式(3)

P 总的齿轮啮合损耗(所有的啮合副) kW 公式(7) 7.2

P 单个加载啮合功率损耗 kW 公式(15) 7.4

PN 空载的损耗 kW 公式(2) 公式(8)

P₁ 总的油泵功率(所有的油泵) kW 公式(8) 7.11

Pm 马达驱动油泵的功率 kw 公式(32) 公式(34)
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表 1 (续 )

符号 意    义 单位 首次用于 参考内容

Pp₄
减速器轴驱动油泵的功率

kW
公式(32) 公式(33)

Pa 散热量 kW 公式(1) 7.12

Pg 总的油封损耗(所有的油封) kW 公式(8) 7.8

Pa 单个油封功率损耗 kw 公式(22) 7.8

Pr 基本的额定热功率 kW 公式(6) 7.1

Prum 修正的额定热功率 kW 公式(36) 8

Pv 产生的热量 kW 公式(1) 公式(2)

Pw 总的风阻和搅油功率损耗(所有的啮合副) kW 公式(8) 7.9

Pwn 轴承的风阻和搅油功率损耗(所有的轴承) kW 公式(8) 7.10

Fwa 单个轴承的风阻和搅油功率损耗 kW 公式(31) 7.10

P₀ 轴承的当量静载倚 N 表2

P₁ 轴承的动载荷 N 公式(9) 表2

P 工作油压 N/mm² 公式(33) 7.11

Q 油的流量 L/min 公式(33) 7.11

Rr 齿面的粗糙度因数 公式(23) 7.9

ru 小齿轮齿顶圆半径 mm 公式(18) 7.4

T 大齿轮齿顶圆半径 mm 公式(17) 7.4

Ti 小齿轮节圆半径 mTl 公式(18) 7.4

Fw2 大齿轮节画半径 mm 公式(17) 7.4

Ts 油封的摩擦转矩 N·m 公式(22) 图2

T₁ 小齿轮的转矩 N·m 公式(15) 7.4

位 齿数比 公武(17) 7.4

D 节线速度 m/s 公式(20) 7.4

₄ 纲杆分度圆上的滑动速度 m/s 7.6
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W, 作用在蜗杆上的切向载荷 N

Y 轴承因数 公式(14) 7.3.3

Z1 小齿轮齿数 公式(19) 7.4

2z 大齿轮齿数 公式(19) 7.4

1 端面啮合角 () 公式(16) 7.4

β 螺旋角 (°) 公式(26) 7.9

R 节圆上的螈旋们 (°) 公式(15) 7.4

△T 温差 ℃ 公式(35) 7.12

K 黏度比 7.3.2

7 效率 % 公式(5) 7.1

P 蜗杆的摩擦因数 7.6

y 工作温度时润滑油的运动黏度 cSt 公式(20) 7.4
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2.1

额定热功率

齿轮装置在没有超过规定的油池温度时能连续传递的最大功率，这个最大功率定义为额定热功率。

注1:额定热功率必须等于或大于实际工作传递的功率。

注2:在决定热流量时，不能采用工况系数。

注3:额定热功率的大小与具体的齿轮装置、工作条件、允许的最商油池温度和采用的冷却形式等有关。

3  额定热功率的判据

维持在允许的油池温度下工作，对齿轮装置的寿命是个关键。因此，在选用齿轮装置时，不仅要考 

虑额定啮合功率，还要考虑额定热功率。

原始的额定热功率判据是允许的最高油池温度。由于油的氧化和黏度的降低，过高的油池温度会 

影响齿轮装置的运转，降低油的黏度会引起轮齿之间和轴承接触面之间的油膜厚度降低，导致这些零件 

的寿命降低，为了达到齿轮装置要求的寿命和性能，必须评定和限制运转时的油池温度。

一般用限制最高的油池温度不高于95 ℃的方法，评定齿轮装置的额定热功率；但根据齿轮制造商 

的经验和应用的要求，也可选择油池温度高于或低于95 ℃(见第8章)。

对于具有给定冷却形式的特殊齿轮装置，需要建立附加的判据。基本的额定热功率Pr  是用试验 

(方法 A) 或用计算(方法 B) 确定的，其条件如下：

油池温度95 ℃,

环境空气温度25℃;

在大的房问内，环境空气流速不大于1.4 m/s,

—海平面的空气密度；

连续运转。

4  使用条件

4.1  间断使用

间断使用时，输入功率可以超过制造商的额定热功率，只要油池温度不高于95℃。

4.2  不利的条件

当不利的条件存在时，齿轮装置的能力(包括额定热功率在内)会降低， 一些不利的环境条件的例 

了是：

——封闭的空间；

——材料覆盖在齿轮装置上，使散热降低；

——高的环境温度，例如锅炉或汽轮机的房间，或与热处理设备相连结；

——海拔高的地方；

-—存在太阳能或辐射热的地方。
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4.3  有利的条件

在增大空气流动或低的环境温度条件下运转时，额定热功率可以增大。

4.4  附加冷却

当额定热功率不满足使用条件时，应使用-些附加冷却方法，例如：

——风冷，风扇维持风冷时的额定热功率；

——热交换器，当热量不能由对流和辐射消散时，利用热交换器可有效地吸收发生的热量。

5 确定额定热功率的方法

额定热功率可用下述两种方法中的一种确定，这两种方法是：方法 A     试验法；方法B    计算法。
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方法 A: 齿轮装置在整个工作范围内做试验，是确定额定热功率的最准确方法，见第6章。

方法 B: 齿轮装置的额定热功率是川热平衡方程计算的，即产生的热量等于散热量，见第7章(计算 

产生的热量的方法在7.2～7.11中讨论；散热量在7.12中讨论)。

6 方法A    试验法

在设计的工作条件下，对一个具体的齿轮装置进行试验，是确定额定热功率的最可靠方法。额定热 

功率试验要求测量齿轮装置的油池温度处于平稳状态，在额定转速下空载运转，至少一次或二次加载试 

验，并要求最好有-次加载试验在油池温度95℃时进行。

虽然空载试验不能得到额定热功率，但只要测得空载运转时的功率，可用于求近似的导热系数。 

进行允许的额定热功率试验，要遵守下面一些准则：

在试验期间进行测量，环境的空气温度和速度必须是稳定的。

——对于齿轮装置达到稳定油池温度所需的时间，根据齿轮装置的尺寸和冷却形式而定。 

当油池温度变化不大于1℃/h 时，可近似地认为为稳定状态，

在油池中不同位置的油温变化可达15℃,测量油温的位置应能代長大部分区域的油温，外表温度 

能大体上反映汕池温度的变化。反向旋转能产生不同的油池温度。

如果要详细分析热传导系数，就要测出机壳表面积，在热功率试验时可测量机壳外表面的温度。此 

外，用风冷却时，还要测量机壳上风速的分布。

7 方法B    额定热功率P7 的计算

7.1 基础

由于热功率与齿轮的啮合摩擦因数、轴承的功率损耗有关，所以计算额定热功率Pr 是一个迭代的 

过程。

额定热功率的基础是齿轮装置传递功率PA 时，损耗的功率 P、等于散热量Pa,  即：

Pa=Py                                   .......................................(1)

当满足第3章的条件时，PA 定义为Pr。

齿轮装置中产生的热量 Pv 来自载荷的功率损耗 PL 和空载的损耗 Pw。

Pv=P₁+P                                     .......................................(2)

P₁  是输入功率PA 的函数。

P₁=f(P)                                     .......................................(3)

把上式代入公式(1)并整理，得到基本的热平衡方程如下：

Pa-Px-f(P₄)=0                                    .......................................(4)

为了确定额定热功率 Pr,  改变 PA直到满足公式(4),即用不同的输人功率 P 、计算载荷的损耗 

P₁ 。如果在空载时Pa≤Px,     则齿轮装置没有任何热承载能力，为了增大Pα  必须改变设计或采用辅助 

的冷却方法。

当满足公式(4)时，装置的总效率7可用下式计算：
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      ...................(5)

齿轮装置基本的额定热功率为：

             ...................(6)

下面的热功率模型是根据一些齿轮制造商通过试验获得的经验系数建立的，这个模型通过同轴减 

速器广泛试验所确认，试验的减速器安装在基础上，轴位于水平位置；为了检查模型的充分(有效)性，对
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一些平行轴齿轮装置做了一些有限的试验；对于其他封闭传动结构和工作条件， 一些变量的值，例如排 

列常数、传热系数和摩擦因数等没有合适的数据；其他的结构和工作条件时，可对个别的变量作修正，为 

确保没有违反热平衡方程式，改变任何变量要求小心并做试验。

7.2 产生的热量

齿轮装置中的热量既来自载荷的损耗 P₁,  又来自空载的损耗 Py。

载荷的损耗由各个轴承损耗的总和P。 与各个齿轮副啮合损耗的总和 Pw 组成：

P₁=EPa+             P                         .......................................(7 )

空载的损耗 P、由各个油封损耗的总和Ps,  各个齿轮和轴承的风阻和搅油功率损耗的总和Pw、 

Pwa以及各个油泵消耗功率的总和 Pp 组成：

P=ZPs+ZP+ZP                          +      P             ……………………(8)

在齿轮装置中每个发生的损耗必须和加在一起。

7.3 轴承功率损耗

7.3.1 径向载荷轴承

参考文献[2二(49页)提供了计算轴承中载荷的功率损耗。公式(9)给出了以每个轴承的转矩为作 

用载荷的函数。在表2中给出轴承摩擦因数fi  和计算载荷 P」的方程式；修正P₁  和 dm 的指数a 和b 
在表3中给出。关于轴承中功率损耗的详细资料在参考文献[3]和参考文献[4]中可以找到。表2、表3 

和表4中的数值是根据 SKR   轴承给出的，并随着制造商的数据变化而变化。

          …………………………(9)

式中：

M₁        随轴承载荷而定的转矩，单位为牛米(N-m);

fi—— 轴被摩擦因数(见表2);

P₁——轴承的动载荷，单位为牛(N) (见表2);

dm--— 轴承中径，单位为毫米(mm);

a、b——载荷修正指数、直径修正指数(见表3)。

表 2 计算 M₁ 的系数

轴承型式 fi P₁*

深沟球轴承 (0.0006～0.0009)(P₀/C,)⁵Sh 3F.-0.1F,

调心球轴承 0.0003(P₀/C)³4 12Y₂F-0.1F,
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角接触球轴承：

单列

双列，成对单列

0.001(P₄/C₃)⁴.3

0.001(P₀/C)°3

F₁--0.1F,

1.4F,—0.1F-

四点接触球轴承 0.001(P₀/C) 1.5F,+3.6F,

圆柱滚子轴承，带保持架：

系列10 0,0002 F,“

系列2 0.0003 F,“

系列3 0.000 .35 F,“

系列4,22,23 0.0004 F,“

1) 这些是商业产品的例子。为了GB/Z 22559的本部分用户的方便，给出了这个资料。
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表2(续)

轴承型式 f₁ P₁*

圆柱灌了轴承，完全布满 0.00055 F,°

液针轴承 0.002 F,

调心滚子轴承；

系列213

系列222

系列223

系列230,241

系列231

系列232

系列239

系列240

0.00022

0.00015

0.00065

0.001

0.00035

0.00045

0.00025

0.0008

F,/F,<Y₂,1.35Y₂F.;

F₂/F≤Y₁,F[1+0.35(Y₂F/F)³]

(全系列有放)

圆锥滚子轴承：

单列

成对单列

0.0004

0.000.04

2  YF

1.22Y₂F.d

推力球轴承 0.0008(F,/C)³ F₄

推力圆柱灌了轴承

推力滚针轴承

0.0015 F,

推力调心灌了轴承；

系列292E

系列292

系列293E

系列293+

系列294E

系列294

0.00023

0.0003

0.0003

0.0004

0.00033

0.0005

F(Fm≤0.55F)

(全系列有效)
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符号：

P₀——轴承的当量静载荷，单位为牛(N)(详见制造商的轴承表);

C   ·基本的额定静载荷，单位为牛(N)(详见制造商的轴承表);

F—轴承动载荷的轴向分量，单位为牛(N);

F,——轴承动载荷的径向分量，单位为牛(N);

Y₁,Y₂——轴向载荷系数(详见制造商的轴承表)。

如果P₁<F,则取P₁=F,。

b小的值用于轻系列轴承，大的值用于重系列轴承。

承受附加轴向力的轴承见7.3.2。

d见7.3.3.

…………………………(10)
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式中：

d₁        轴承内径，单位为毫米(mm);  
d.   轴承外径，单位为毫米(mm)。

…………………………(11)

式中：

P           单个轴承加载功率损耗，单位为千瓦(kW);

n——轴的转速，单位为转每分(r/min);

M₂---   随圆柱滚子轴承的轴向载荷而定的转矩，单位为牛米(N·m)   (见公式12)

。 表3 计算M₁ 的指数

指    数
轴承型式

载荷修正指数a 直径修正指数b

所有的轴承(除了调心滚子轴承外)

调心滚子轴承：

系列213

系列222

系列223

系列230

系列231,232,239

系列240,241

1

1.35

1.35

].35

1.5

1.5

1.5

1

0.2

0.3

0.1

-0.3

-0.1

-0.2

表4 圆柱滚子轴承因数 f₂

f₂

轴承 润滑剂

脂 油
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有保持架的轴承：

EC设 计

其他的轴承

布满滚动体的轴承：

单列

双列

0.003

0.009

0.006

0.015

0.002

0.006

0.003

0.009

7.3.2 承受轴向载荷的圆柱滚子轴承

对于承受附加轴向载荷的圆柱滚子轴承，前面给出的总摩擦转矩方程式必须扩大，把摩擦转矩M₂

包括进去，M₂ 随轴向载荷而定：

式中：

M₂—— 随轴向载荷而定的转矩，单位为牛米(N·m);

f₂——圆柱滚子轴承因数(见表4);

F,        轴承的轴向载荷分最，单位为牛(N)。

…………………………(12)

引用表4中的ʃ₂值时，假定黏度比K≥1.5, 并且轴承上轴向载荷与同时作用的径向载荷之比 

(F./F,),   对于 EC设计和完全布满滚子的单列轴承必须不超过0.5;对于其他有保持架的轴承不超过 

0.4;对于完全布满滚子的双列轴承不超过0.25。
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7.3.3  圆锥滚子轴承

单列圆锥滚子轴承的当最动载荷为：

当 F₂/F,≤e      时 ：                     P=F,                                    .......................................(13)

当F/F,>e       时 ：                P=0.4F,+YF                                .......................................(14)

轴承因数e 和轴承因数Y 可在各种轴承的轴承表中查得。

因滚道相对轴承的轴线有一个角度，当圆锥滚子轴承承受径向载荷时，在轴承内派生一个轴向载 

荷，当计算当量动载荷时，必须考虑进去。对于不同的轴承排列和载荷情况所要用的公式在图1中给 

出，这些公式只有把轴承调整在零问隙状态运转而没有预紧时才有效。在轴承的排列中指出， 一般轴承 

A承受径向载荷F    和 F   认为是正的，甚至两个载荷作用的方向与图中相反也可认为是正的。径向载 

荷作用在轴承的压力中心(见轴承制造商的表中尺寸a)。 此外，外部的轴向力 K。作用在轴(或壳)上； 

对于图1中情况1c) 和 2c), 即使 K,=0   也是有效的。轴承A 和轴承B  的轴向载荷系数Y 的值可从轴 

承表中找到，或近似地利用轴承载荷强度K。

轴承的排列 载荷的情况 轴向载荷

la)

1b)

K₁ ≥0 F—F|K

Fm=Fᴀ+K。

背对背

A

K₈

FrA

N

K₈

Fa                Fg

1c)

Fa-FB-K,

面对面
Fū

B
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