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增距式抽油机换向装置结构设计及分析
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摘要：【目的】 为解决增距式抽油机换向机构无急回特性且无法较好适应周期性负载的问题，设

计了一种效率高、换向可靠的非圆齿轮曲柄滑块换向机构。【方法】 对机构中的滑块进行推拉力计算

及运动分析，确定了曲柄与从动非圆齿轮的最佳固连角度；采用动力学仿真方法，分析了曲柄与从

动非圆齿轮的固连角度和偏心率对换向机构运动规律的影响；利用有限元仿真方法，对非圆齿轮的

齿面进行了接触应力分析。【结果】 分析结果表明，该换向机构上冲程运动平稳，下冲程时间较短，

有助于提高抽油机的稳定性与采油效率；在非圆齿轮副单齿和双齿交替啮合的区域，接触应力会发

生显著变化；非圆齿轮副的偏心率与齿宽对齿面接触应力分布影响较大，须加以限制。研究结果可

为增距式抽油机的工作效率和可靠性提升提供一定参考。
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0 引言

近年来，我国油田开采环境日益复杂化，开采

储油层深度不断加深，对采油技术的要求也随之提

高[1]。传统游梁式抽油机已经不能满足开采的需求，

对更高效、更节能的长冲程抽油机的需求日益迫

切[2]。增距式无游梁抽油机因其节能性好、质量轻以

及长冲程易实现等优点，在采油设备中表现出色[3]，

具有巨大的发展潜力和应用前景。增距式无游梁抽

油机通过电动机驱动减速器输出低速大转矩旋转动

力，经曲柄滑块换向机构转换为短行程直线往复运

动，再通过滑轮组增距装置将行程放大，带动抽油杆

实现长冲程往复；通过配重小车动态调节负载波动以

降低能耗，最终驱动井下柱塞泵完成原油吸入与举

升[4]。其中，曲柄滑块换向系统作为抽油机设计的关

键，其工作方式直接影响抽油机的工作效率[5]。魏华[6]

采用一种由左、右两个半内齿轮、上下两根齿条构成

的齿环滑块和行星轮组成的换向机构，其中行星轮分

别与半内齿轮和齿条啮合，驱动该传动机构做直线往

复运动。赫巍巍[7]开发了一种新的差速换向抽油机，

这种设计利用了两组差速器中的半轴齿轮与行星齿轮

的交互旋转，从而改变滚筒的转速和方向，使滚筒能

够实现正反转。孙春辉[8]采用一种由两组差速器及其

他齿轮组成的换向装置，通过换向减速机实现输出绳

轮的正反转，从而带动钢丝绳、抽油杆及平衡配重运

动。李阿龙[9]采用柔性传动元件和单曲柄机构代替传

统的四杆刚性机构，通过摆线针轮减速器的单向旋转

来驱动曲柄。李柄燚等[10]采用一种纯机械无切换式换

向装置，通过逆平行四边形机构和齿轮组件协同，向

2K-H行星轮系实现动力并联输入，在并联齿轮的特

定传动比下实现装置换向。以上换向机构虽均能实现

换向功能，但不能很好地适应抽油机工作时的变负载

特性[11]，这就导致曲柄轴净转矩波动大，出现负转矩

和高能耗等问题[12-13]。此外，传统增距式抽油机的换

向机构采用的是对心曲柄滑块机构，该换向机构缺乏

急回特性，限制了采油效率的提升。

本文提出一种新的用于增距式抽油机的非圆齿

轮曲柄滑块换向机构，建立了该换向机构的力学模

型，利用 Adams软件和 Ansys Workbench软件分析得

到了机构的运动学特性和齿面接触应力变化规律。

该换向机构利用非圆齿轮的变速比运动规律，以满

足循环变负载工况的需求，旨在提升抽油机的换向

效率，减少电能消耗。
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1 非圆齿轮曲柄滑块换向机构设计

非圆齿轮特殊的几何形状使其在旋转过程中具

有变传动比的动态特性[14]；可以很好地适应抽油机

工作时的变负载特性；调整曲柄与从动非圆齿轮的

相对固连位置，可以优化滑块的运动规律，提高采

油工作效率。根据以上特点，本文设计了一种新型

增距式抽油机非圆齿轮曲柄滑块换向机构，如图1所

示。图 1中，两个非圆齿轮的偏心率为 e，其回转中

心分别位于各自的焦点上；ω1 和ω2 分别为主动轮和

从动轮角速度；φ1和φ2分别为主动轮和从动轮极角；

r1 和 r2 分别为主动轮向径和从动轮向径；α为连杆转

角；θ为曲柄转角；连杆长度为 L；曲柄 R的转轴与

从动非圆齿轮的转轴重合，曲柄长度为R，且曲柄与

从动非圆齿轮的固连角度为ϕ。

该换向机构能使抽油杆在上冲程过程中近似等

速运动，而在下冲程过程中快退运动，缩短抽油杆

空回时间，提高工作效率；利用非圆齿轮的变传动

比特性来适应悬点载荷变化，可有效减小电动机功

率消耗，并能应对负载波动，达到节能的目的。

1. 1　曲柄滑块机构推拉力分析

为确保曲柄滑块机构在滑块处能够安全承受水

平方向的工作载荷，需深入分析其基本力学特性。

如图 2 所示，假设曲柄轴 A 的许用转矩为 [MA ]，则

在半径为 R的圆周上，曲柄所能产生的最大切向力

Pc的计算式为

[ Pc ] = [MA ] /R （1）

将该切向力沿 BC及 BA方向分解，得到连杆受

到的力 F及曲柄受到的力 FR，且 FR ⊥ [ Pc ]；力 F在

C点分解出水平力Fx。则连杆上的力F为

F = [ Pc ] / sin β （2）

由正弦定理
R

sin α = L
sin θ，并令λ = R/L，可得

sin α = R
L sin θ = λ sin θ （3）

滑块沿 x轴方向的力为

Fx = F cos α = F 1 - sin2α = F 1 - λ2 sin2θ （4）
又

sin β = sin (θ + α ) = sin θ 1 - λ2 sin2θ + λ
2 sin 2θ（5）

联立式（2）、式（3），得到曲柄滑块机构中滑块C
的水平推拉力Fx的计算式，即

Fx = F cos α = [ Pc ] cos α/ sin β =
[MA ]
R

1 - λ2 sin2θ
sin θ 1 - λ2 sin2θ + (λ/2) sin 2θ （6）

由式（6）可知，当曲柄轴A的许用转矩 [MA ]、曲

柄长度R和连杆长度 L一定时，滑块C的水平推拉力

Fx只与曲柄转角 θ有关。

1） 当 θ = 0° 或 θ = 180° 时 ， 代 入 式（6）得

Fx = ∞。故当滑块C处于上、下始点时，启动抽油机

最容易。

2）当 θ = 90°时，代入式（6）得

Fx = [MA ]
R = [ Pc ] （7）

3）当 θ + α = 90°，即曲柄与连杆垂直时，Pc =
F，曲柄受到的力 FR = 0，滑块的水平推拉力 Fx最

小，应以此最小值Fxmin 来规定允许的工作负载。若工

作负载超过了Fxmin，曲柄轴可能因承受过大的力而被

损坏，应避免在此情况下启动抽油机。

1. 2　非圆齿轮曲柄滑块推拉力分析

在图 1 中，主动非圆齿轮轴的许用转矩为 [M ]。
根据非圆齿轮副的传动特性，由曲柄滑块机构中滑

块的推拉力分析计算，曲柄轴的工作转矩在半径为R
的圆周上产生的最大切向力为

[ Pc ] = [M ]
R

r2（φ2）
r1（φ1）

= [M ]
R i12 = [MA ]

R （8）
式中，i12为非圆齿轮副传动比。

主动非圆齿轮轴的许用转矩 [M ]的计算式为

[M ] = 9 550P
n = 105 050 N∙m （9）

式中，P为轴传递的额定功率；n为轴的转速。

由此，推导出非圆齿轮曲柄滑块机构中滑块的

水平推拉力计算式为

Fx = F cos α = [ Pc ]
sin β cos α =

[M ]
R i12

1 - λ2 sin2θ
sin θ 1 - λ2 sin2θ + (λ/2) sin 2θ（10）

本文以某一增距式抽油机为例，其主要设计参

图1　非圆齿轮曲柄滑块换向机构

Fig. 1　Non-circular gear crank slider reversing device

图2　曲柄滑块机构推、拉力分析

Fig. 2　Analysis of the push-pull force of the crank slider device
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数如表 1所示。根据增距原理，可求得曲柄R的长度

R =2 m，取 λ = 0. 4，则 L=5 m，由式（9）、式（10）
得，滑块的最小推（拉）力Fxmin 为

Fxmin = 91.05 kN （11）

为使电动机在上冲程和下冲程中都能保持平衡

高效的工作状态，依据抽油机 1/2油柱平衡原则，平

衡重的质量应比抽油杆在油液中的质量多出 1/2油柱

（P'油）的质量。因为在上冲程期间，牵引力 T不仅需

要克服系统的动载荷和液体摩擦等阻力，还需额外

提供（1/2）P'油的力以实现抽油杆的上冲程动作；而在

下冲程期间，T将举起平衡重端（1/2）P'油，为下一周

期提升抽油杆及油柱储备位能。即

P平 = P'杆 + 1
2 P'油 = 96.64 kN （12）

式中，P'杆为抽油杆所受的重力。

则快绳上需要的牵引力T的计算式为

T = 1
2 P'油 + P动上 + P摩 = 41.08 kN （13）

式中，P动上 为上冲程过程中的悬点动载荷；P摩 为抽

油杆柱运动时所产生的摩擦力。

由于使用的是单个链轮的链滑轮组，需满足

Fxmin > 2T，有

Fxmin > 2T = 82.16 kN （14）
由式（11）、式（14）可知，设计满足要求。

1. 3　曲柄与从动非圆齿轮固连角度

在抽油机运行过程中，静载荷一直作用在悬点

上，而动载荷和摩擦载荷在抽油机上下冲程过程中

有不同的表现。图3所示为抽油机运行过程中悬点载

荷随悬点位移的变化规律。

1）上冲程开始（a点至 b点）：

当冲程开始，即在 a点至 b点的过程中，抽油杆

开始承受拉伸力，并发生弹性形变，抽油杆逐渐伸

长，该渐进的过程被称为非即刻“增载”。

2）上冲程（b点至 c点）：

该阶段为上冲程的主要过程，抽油杆承受上冲

程时的动载荷和摩擦载荷。悬点从下死点移动到上

死点，其水平分量代表有效的冲程距离，反映了井

下柱塞泵的实际行程与地面光杆冲程之间的差异，

即冲程损失。

3）上冲程结束至下冲程开始（c点至d点）：

c点是上冲程过程中的上死点。从 c点到 d点，

抽油杆开始由停止状态过渡到下行状态。在该过程

中，由于重力与摩擦力的方向相反，使得实际承受

的载荷减小，抽油杆开始逐渐缩短，该过程被称为

非即刻“卸载”。

4）下冲程（d点至a点）：

悬点从上死点移动到下死点的过程中，抽油杆

不仅要承受其自重和油柱的质量，还要克服向上的

摩擦力。此时，摩擦力与向下的力相抵消，达到减

小悬点总载荷的效果。

以上过程中，在 a、b、 c、d处的悬点载荷分

别为

ì

í

î

ï
ïï
ï
ï
ï

ï
ïï
ï
ï
ï

Pa = P静下 + P动上 - P摩 = 90.72 kN
Pb = P静上 + P动上 + P摩 = 137.72 kN
Pc = P静上 - P动下 + P摩 = 106.22 kN
Pd = P静下 - P动下 - P摩 = 59.22 kN

（15）

式中，P静下为下冲程过程中悬点静载荷；P静上为上冲

程过程中悬点静载荷；P动下 为下冲程过程中悬点动

载荷。

根据非圆齿轮副啮合原理，当主动非圆齿轮的

最小向径与从动非圆齿轮的最大向径啮合时，输出

轴转矩达到最大。分析非圆齿轮曲柄滑块换向机构可

知，当曲柄与连杆垂直时，滑块所产生的推拉力最

小。为了提高此位置的承载能力，从动非圆齿轮轴应

图3　最佳固连角度时传动比与示功图的关系

Fig. 3　Relation between the transmission ratio and the

indicator diagram under the optimal fastening angle

表1　增距式抽油机主要设计参数

Tab. 1　Main design parameters of the extended-range pumping 

unit

参数

电动机功率/kW

冲程/m

冲次/min-1

下泵深度 l /m

油井液面深度/m

柱塞泵的沉没度H /m

柱塞泵直径D /mm

油管内径/mm

井液动力黏度/（Pa·s）

井液密度 ρ
油

/（kg/m3）

电动机转速n/（r/min）

传动比 i

外形尺寸（长×宽×高） /m3

数值

55

8

5

2 500

2 000

500

44

50. 8

2 490

900

980

196

4. 6×2. 4×12. 5
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产生最大的转矩，实现曲柄传递给滑块的力最大化。

由此知，曲柄与从动非圆齿轮的最佳固连角度为

ϕo = arctan RL （16）
在此固连角度下，示功图与非圆齿轮副传动比的

关系如图 3所示。由图 3可知，非圆齿轮副的变传动

比特性能很好地适应抽油机悬点载荷的变化规律。

1. 4　非圆齿轮曲柄滑块换向机构中滑块的运动分析

由图1可知，两个非圆齿轮的旋转中心分别位于

各自的焦点上，主动非圆齿轮的角速度为ω1，从动

非圆齿轮和曲柄的角速度为ω2；非圆齿轮的偏心率

为 e；当从动非圆齿轮转过 θ角时，曲柄以顺时针方

向旋转至图示位置，此时，滑块的位移为

XC = R cos θ + L [1 - 1
2（λ sin θ）2 ] （17）

将式（17）对时间 t求导得，滑块的速度为

VC = -Rω2（sin θ + λ sin 2θ
2 ） （18）

非圆齿轮副的传动比计算式为

i12 = ω1
ω2

= 1 - 2e cos φ1 + e2

1 - e2 （19）
将式（19）代入式（18）得，滑块的速度表达式为

VC = -R ω1 (1 - e2 )
1 - 2e cos φ1 + e2 ×（sin θ + λ sin 2θ

2 ） （20）
将式（18）对时间 t求导，得滑块的加速度为

aC = -Rω22 [ cos θ + λ cos 2θ + λ3 sin4θ

(1 - λ2 sin2θ ) 3
] - Rε2·

[ sin θ + λ sin 2θ
2 1 - ( )λ sin θ 2

] （21）
式中，ε2为曲柄的角加速度。

由式（19）可求出，曲柄的角加速度为

ε2 = dω2dt = ω21
2e sin φ1 (1 - e2 )

(1 - 2e cos φ1 + e2 )2 +

ε1
1 - e2

1 - 2e cos φ1 + e2 （22）
式中，ε1为主动轮的角加速度。

主动轮匀速转动，则 ε1 = 0，由式（21）和式（22）
得，滑块的加速度为

aC = -Rω21
(1 - e2 )2

(1 - 2e cos φ1 + e2 )2 × [ cos φ2 +
λ cos 2φ2 + λ2 sin4φ2

(1 - λ2 sin2φ2 )3
] - 2Rω21

1 - e2

1 - 2e cos φ1 + e2 ×

[ sin φ2 + λ sin 2φ2
2 1 - (λ sin φ2 )2

] （23）

2 非圆齿轮曲柄滑块换向机构运动仿真

2. 1　非圆齿轮设计

如图4所示，当非圆齿轮副啮合传动时，设齿轮

副的中心距为 a'；主动齿轮 1和从动齿轮 2的转角分

别为φ1和φ2；其相应的瞬时角速度分别为ω1和ω2。

在初始位置时，φ1 = φ2 = 0；当主动齿轮转过角

度φ1 时，从动齿轮转过角度φ2。则转角函数关系可

表示为

φ2 = F (φ1 ) （24）
齿轮传动的瞬时传动比为

i12 = ω1
ω2

= dφ1dφ2
= 1
F'（φ1）

= f（φ1） （25）
若用 r1 和 r2 分别表示O1P和O2P，根据齿廓啮合

基本定律可知，齿轮副瞬时传动比又可表示为

i12 = ω1
ω2

= r2
r1

= a' - r1
r1

（26）
同理得

i21 = ω2
ω1

= F' (φ1 ) （27）
由式（25）、式（26）可得，外啮合主动齿轮1的节

曲线方程为

r1 (φ1 ) = a'
1 + i12

= a'
1 + f (φ1 ) （28）

从动齿轮2的节曲线方程为

ì

í

î

ï
ïï
ï

ï
ïï
ï

r2 = a' - r1 (φ1 ) = ai121 - i12

φ2 = ∫0

φ1 1
i12

dφ1 = ∫0

φ1 1
f（φ1）

dφ1
（29）

将坐标原点置于椭圆的一个焦点上时，主动椭

圆齿轮节曲线的极坐标方程可表示为

r1 = p
1 + e cos φ1

= Ae（1 - e2）
1 + e cos φ1

（30）
式中，Ae 为椭圆的长半轴；p为过焦点且与长轴垂直

图4　非圆齿轮传动及其节曲线

Fig. 4　Non-circular gear drive and its pitch curve
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的半弦长。

在设计非圆齿轮传动时，通过抽油机减速器技

术规范和齿轮强度的经验设计公式，确定非圆齿轮

的基本参数[15]。本文设计的右旋双圆弧齿廓非圆齿

轮参数如表2所示。

将非圆齿轮参数代入节曲线方程（30），得到的

非圆齿轮的节曲线方程为

r1 = 320.365 5
1 + 0.3cos φ1

（31）
2. 2　换向机构建模

在建立的非圆齿轮副模型的基础上，利用 Solid⁃
Works软件完成非圆齿轮曲柄滑块换向机构装配体模

型，如图5所示。

将模型导入 Adams 软件中进行动态分析，各部

件间的连接关系如表3所示。

在进行换向机构运动学仿真时，设置主动非圆

齿轮转速为 30 （°）/s，仿真总时长为 20 s，计算步数

为 2 000，选择碰撞函数的接触算法来分析非圆齿轮

副之间的啮合。在实体接触模型中，使用刚度系数、

力的非线性指数（一般取 1. 5）及适当的阻尼系数

（30 N·s/mm）来优化接触力模型。此外，为保证仿真

的数值收敛性，将穿透深度设置为0. 01 mm。

2. 3　曲柄与从动非圆齿轮固连角度对滑块运动规律

的影响

为探究曲柄与从动非圆齿轮固连角度对滑块运动

规律的影响，选取非圆齿轮的偏心率为 0. 3，分别取

固连角度ϕ为0°、21. 8°和50°时的初始位置，其他参

数设置相同，得到的滑块速度仿真曲线如图6所示。

由图6可知，曲柄与从动非圆齿轮固连角度的改

变会使滑块的运动规律发生变化。当固连角度为 0°
时，在上冲程过程中，滑块的速度快速增大后缓慢

减小，与固连角度为 50°时滑块的速度特点基本相

反；而在下冲程过程中，滑块的速度都是先增大后

减小。当固连角度为 21. 8°时，在上冲程过程中，滑

块可以保持较长的匀速阶段，抽油动作平稳，延长

了设备使用寿命。随着曲柄与从动非圆齿轮固连角

度的增大，换向机构中滑块的急回特性减弱。

2. 4　偏心率对滑块运动规律的影响

为深入研究非圆齿轮的偏心率对曲柄滑块换向

机构中滑块运动规律的影响，本文在最优固连角度

条件下，选择偏心率分别为 0. 2、0. 3 和 0. 4 的非圆

齿轮进行仿真分析。在后处理分析中提取滑块在不

同偏心率下的位移、速度和加速度仿真曲线，分别

如图7、图8和图9所示。

图7　偏心率 e = 0.2时滑块的运动规律

Fig. 7　Motion law of the slider when the eccentricity e = 0.2

表2　非圆齿轮参数

Tab. 2　Non-circular gear parameters

参数

法向模数mn/mm

偏心率 e

齿宽/mm

数值

16

0. 3

225

参数

齿数 z

螺旋角β/（°）

中心距/mm

数值

43

10

704. 5

图5　非圆齿轮曲柄滑块换向机构装配模型

Fig. 5　Assembly model of the non-circular gear crank slider 

reversing device

表3　各部件添加的运动副

Tab. 3　Motion pairs added by each part

部件1

主动非圆齿轮

从动非圆齿轮

曲柄

连杆

滑块（横梁）

滑块（横梁）

部件2

大地

大地

从动非圆齿轮

曲柄

连杆

大地

运动副类型

转动副

转动副

固定副

转动副

转动副

移动副

图6　不同固连角度时滑块的速度曲线

Fig. 6　Speed curves of the slider at different fastening angles
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由图 7~图 9 可知，偏心率的增加不会改变一个

运动周期的总时间，但会延长上冲程时间特别是匀

速运动阶段的时间。与偏心率为0. 2时相比，偏心率

为 0. 4 时，滑块运动所对应的抽油杆下冲程时间较

短，速度变化所产生的加速度值较大，容易使系统

产生振动，影响设备运行的稳定性。当偏心率为 0. 3
时，滑块运动平稳，在上冲程过程中，滑块的速度

逐渐增加，维持一段匀速运动后，再逐渐减小，有

助于保持抽油动作的平稳性；而在下冲程过程中，

滑块先加速后减速，缩短了抽油杆下冲程时间，从

而提升了采油效率。在滑块运动特性上，当偏心率

为0. 3时，滑块运动具有较好的急回特性。因此，偏

心率为 0. 3且曲柄与从动非圆齿轮固连角度为 21. 8°
时，仿真结果满足设计要求。

3 非圆齿轮齿面接触应力分析

3. 1　齿面接触应力变化规律

由于非圆齿轮的节曲线半径具有时变性，啮合

过程中接触点及接触区域不断变化，每个齿形的受

力情况亦有所不同[16]。因此，需要模拟非圆齿轮副

传动过程中的应力变化。本文利用 Ansys Workbench
仿真平台的瞬态动力学模块对其进行啮合传动分析，

探究在不同转角条件下非圆齿轮副传动中齿面接触

应力的变化规律。

将齿轮副模型导入Ansys Workbench软件中，选

用 齿 轮 材 料 为 20CrMnTi， 其 弹 性 模 量 为 2. 07 ×
1011  Pa，泊松比为0. 25，密度为7 800 kg/m3。对模型

进行网格划分，考虑到计算精度和计算时间，齿廓以

下部分的网格可以适当稀疏，而接触区域的网格则应

进行局部细化处理。得到的有限元模型如图10所示。

在模型设置中，为非圆齿轮副添加相应的运动

约束，在主动和从动非圆齿轮的内部孔圆柱面上分

别添加与地面之间的旋转约束，为主动非圆齿轮与

地面的运动副施加旋转载荷，旋转速度设定为

0. 5 rad/s，旋转方向为逆时针。同样，对从动轮与地

面的转动副也施加力矩载荷，根据计算的载荷值，

取力矩载荷均值（126 000 N∙m）。图 11为运算求解得

到的轮齿的接触应力云图。

从后处理器中提取非圆齿轮各个时刻的最大接触

应力，如图 12所示。齿轮副开始运转时，齿面接触

应力会出现波动。因此，在提取分析数据时，应排除

起始阶段的数据，避免其影响分析结果。由图 12可

知，在单齿和双齿交替啮合区域，接触应力会有显著

变化。具体的，轮齿从多齿啮合区向单齿啮合区过渡

时，接触应力显著增加；相反，从单齿啮合区过渡到

多齿啮合区时，应力会突降。这种应力的突变可能会

在传动过程中引发冲击、噪声和振动。随着非圆齿轮

曲率半径的变化，齿面最大接触应力也呈现出相应的

弧形变化趋势，与非圆齿轮的传动特性相符。对于

20CrMnTi材料的齿轮，经过渗碳和淬火处理后，其

表面硬度可以达到 58 HRC。在这种状态下，齿轮的

许用接触应力一般可以达到 900 MPa。分析发现，在

去除初始波动的数据后，啮合过程中轮齿齿面承受的

图10　网格单元模型

Fig. 10　Meshing element model

图9　偏心率 e = 0.4时滑块的运动规律

Fig. 9　Motion law of the slider when the eccentricity e = 0.4

图11　0.85时刻的轮齿接触应力云图

Fig. 11　Nephogram of the contact stress of gear teeth at 0.85

图8　偏心率 e = 0.3时滑块的运动规律

Fig. 8　Motion law of the slider when the eccentricity e = 0.3
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最大应力为584. 4 MPa，满足接触疲劳强度要求。

3. 2　偏心率和齿宽对接触应力的影响

按照以上分析步骤，完成不同齿宽和不同偏心

率的非圆齿轮副齿面接触应力的瞬态特性分析。提

取其中两个齿面啮合过程中的接触应力值，去除波

动数据后，得到偏心率和齿宽对接触应力的影响曲

线，分别如图13、图14所示。

由图 13可知，偏心率增加时，齿面接触应力的

变化范围也随之增大，导致不同轮齿上的接触应力

存在显著差异。因此，在实际应用中，为确保非圆

齿轮上每个轮齿的接触应力均处于合理范围内，需

要对偏心率进行适当限制。由图 14可知，非圆齿轮

齿宽较大时，接触线的长度有所增加，相同载荷作

用下产生的接触应力减小；然而，若齿宽取值过大，

会造成载荷在齿宽方向上的分布不均，反而会增大

齿面接触应力，对轮齿的强度造成不利影响。

4 结论

1）设计了一种新型增距式抽油机非圆齿轮曲柄

滑块换向机构。完成了非圆齿轮曲柄滑块换向机构

中滑块的推拉力分析计算和运动分析，确定了曲柄

与从动非圆齿轮的最佳固连角度。

2）在换向机构运动学仿真基础上，分析了曲柄

与从动非圆齿轮的固连角度和偏心率对滑块的位移、

速度和加速度的影响，得到了抽油杆的运动变化规

律。结果显示，在偏心率为 0. 3、固连角度为 21. 8°
的条件下，非圆齿轮曲柄滑块换向机构能使抽油杆

在下冲程过程中具有良好的急回特性，在上冲程过

程中维持较长时间的匀速阶段，保证抽油动作的高

效与平稳进行。

3）对非圆齿轮的动态接触性能进行仿真分析，

得到了齿轮齿面的接触应力变化规律，探讨了偏心

率和齿宽对齿面接触应力变化的影响。分析发现，

偏心率增加，齿面接触应力的变化范围增大；齿宽

增加，齿面接触应力减小，若齿宽过大，会导致载

荷分布不均，接触应力增大。
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Design and analysis of the reversing device for extended-range pumping units

YUAN Xinmei1,2 HUANG Jiawei1,2 YANG Lizhao1,2,3 HUANG Tiancheng1,2 ZHOU Sizhu1,2

（1. School of Mechanical Engineering, Yangtze University, Jingzhou 434023, China）

（2. Institute of Strength and Vibration of Mechanical Structures, Yangtze University, Jingzhou 434023, China）

（3. Risun Group, Heze 274700, China）

Abstract: [Objective] To address the deficiencies in non-quick return and cyclic load adaptation of the reversing device for 

extended-range pumping units, a high-efficiency and reliable non-circular gear crank slider reversing device was developed. 

[Methods] The calculation of push and pull forces on the slider was conducted, along with motion analysis, and the optimal 

fastening angle between the crank and driven non-circular gear was determined. By employing dynamic simulation methods, the 

impact of the fastening angle between the crank and the driven eccentric non-circular gear as well as the eccentricity of the 

ellipse on the motion law of the reversing device was examined. Furthermore, finite element simulation methods were utilized to 

conduct the comprehensive analysis of contact stress on the tooth surface of the non-circular gear. [Results] The findings indicate 

that the upstroke movement of this reversing device is stable, and the downstroke time is relatively short, which is conducive to 

enhancing the stability and oil extraction efficiency of the pumping unit. In the meshing area where single tooth and double teeth 

of the non-circular gear pair alternate, the contact stress undergoes significant variations. The eccentricity and tooth width of the 

non-circular gear pair have a considerable influence on the distribution of the tooth surface contact stress and must be restricted. 

The research results can provide reference for the work efficiency and reliability improvement of extended-range pumping units.
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