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双曲柄2K-H轮系大摆角换向装置运动分析
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摘要 针对游梁式抽油机冲程小、耗能大、运动性能差的缺陷，以及无游梁式抽油机普遍存在的

可靠性不高、传动不平稳的问题，提出了一种通过机械特性实现纯机械无切换式换向的长冲程抽油机

换向装置设计方案。通过逆平行四边形机构和齿轮并联输入2K-H行星轮系，在并联齿轮特定传动比

下实现装置换向。新型换向装置避免了电机和链条换向的可靠性问题以及非圆齿轮换向的振动问题；

相对于曲柄摇杆换向，在传动效率上有所提升。对换向装置进行了运动分析，并通过多参数运算仿真

对比，分析了各参数对装置运动性能的影响。结果表明，新型换向装置的下冲程时间相比上冲程较

短，有助于提高生产效率；可根据实际工作需求调节机构参数，以适应工况要求，在实际应用时有更

高的设计兼容性；可实现高效可靠的换向工作，在塔架抽油机未来发展中有广泛的应用前景。
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Motion Analysis of Double Crank 2K-H Gear Train Large
Swing Angle Reversing Device
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Abstract Aiming at the shortcomings of current beam pumping units with small stroke，large energy con⁃
sumption，and poor movement performance，as well as the general problem of low reliability and unstable trans⁃
mission of beam less pumping units，a design scheme of the reversing device of a long stroke pumping unit which
realizes the pure mechanical non-switching type reversing by mechanical characteristic is presented. The 2K-H
planetary gear train is input in parallel through the anti-parallelogram mechanism and the gears，and the device
commutation is realized under the specific transmission ratio of the parallel gears. The new type of commutator
avoids the reliability problems of motor and chain commutator，as well as the vibration problems of non-circular
gear commutator，and the transmission efficiency is improved compared with crank and rocker commutator. The
movement analysis of the reversing device is carried out，and the multi-parameter calculation simulation is com⁃
pared. The influence of each parameter on the movement performance of the device is analyzed. The results
show that the downstroke time of the reversing device is shorter than that of the upstroke，which is helpful to im⁃
prove the production efficiency. The mechanism parameters can be adjusted according to the actual work re⁃
quirements to meet the requirements of working conditions，and have higher design compatibility in the actual
application. The device can realize efficient and reliable reversing work，and has a wide range of application
prospects in the future development of tower pumping units.

Key words Pumping unit Mechanical commutation Anti-parallelogram mechanism Planetary
gear Parallel transmission

0 引言

抽油机是油田生产中常用的地面举升设备。常

规游梁式抽油机是应用时间最长、最广泛的一种形

式，结构简单、制造容易、维修方便，但有平衡效

果差、效率低、长冲程时体积大等问题[1]。在油田开

采中后期，水淹井、稠油井增多，开采难度加大，
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这些客观因素的出现要求发展长冲程低冲次的抽油

机，其中，滚筒抽油机较为理想[2]。与传统游梁式抽

油机相比，无游梁式抽油机生产效率高、耗能低、

抽油效率高，但目前困扰该机型发展的主要原因是

换向机构可靠性较差，对工作环境有一定的要求[3]。
已有的无游梁式长冲程抽油机主要分为电机换向式、

液压换向式、机械换向式。其中，电机换向式的生

产效率高，但电机成本高，使用价值较差[4]；液压换

向式具有结构比较紧凑、质量较轻、造价低、工作

平稳、容易实现长冲程等优点，但也存在系统成本

高、容易漏油、控制复杂、可靠性不高等问题[5]；机

械换向式主要有齿轮换向、齿条换向及螺旋凹轮换

向等[6]，其相对可靠性高但也存在冲击、振动和效率

较低等问题[7]。机械换向装置中，切换式和软切换式

在切换过程中都存在冲击；无切换式可靠性较高、

发展前景好但换向效率较低[8]。现有的无切换式换向

抽油机主要以非圆齿轮换向和曲柄摇杆换向为主。

非圆齿轮换向因非圆齿轮传动时压力角变化和跟切

现象，往往存在传动不平稳的问题，并且非圆齿轮

加工难度较大[9-10]，而曲柄摇杆换向因机构自身原因

导致传动效率不高[11-12]。
本文中提出了一种新型无切换式换向装置设计方

案，以双曲柄机构和齿轮并联输入 2K-H行星轮系，

在并联齿轮特定传动比的情况下实现装置大摆角换

向。该装置避免了非圆齿轮传动的不平稳问题，在机

构上以逆平行四边形机构代替曲柄摇杆机构，优化了

曲柄摇杆传动效率低的问题。曲柄摇杆机构在传动过

程中摇杆运动为加速-减速-停止的周期性摆动，而逆

平行四边形机构传动没有从动件的停止动作，装置整

体只有输出轴存在停止动作，同时，行星轮系也使装

置实现了大角度摆动输出。新装置的众多优势使其能

在长冲程抽油机中有很广泛的应用前景。

1 双曲柄2K-H轮系换向装置描述

新型换向机构是由逆平行四边形机构和齿轮并

联，分别将运动输入 2K-H轮系的外齿圈和行星架，

从而带动中心齿轮转动。装置以逆平行四边形变速

传动的机理[13]使行星齿轮外齿圈变速转动，而行星

架为定速转动，在与逆平行四边形机构并联传动的

齿轮齿数比为一定值时，中心齿轮输出为正反转角

度相等的周期性转动，从而达到装置换向运动的目

的[14]。行星齿轮传动由于其结构紧凑、承载能力强

以及较低的轴承载荷而广泛应用于航空、船舶、汽

车、军事、机械、冶金等各个领域[15]，适用于抽油

机传动换向。

图1 双曲柄2K-H轮系换向装置示意图

Fig. 1 Schematic diagram of double crank 2K-H gear train
reversing device

换向装置示意图如图1所示，换向装置机构简图

如图 2所示。图 1中的曲轴作用同图 2（a）中的短杆，

输入端为图 2（b）中齿轮 1，两个曲轴分别与齿轮 1和
齿圈4固定安装，两个曲轴由连杆连接，连杆将力周

向传递给齿圈 4；齿轮 1与齿轮 2啮合，齿轮 2与行

星架固定安装，齿轮 1、齿轮 2齿数比由行星齿轮 3
和中心齿轮 5的齿数决定，中心齿轮 5与输出轴固定

连接，输出轴穿过行星架与齿轮 2。电机经过减速器

将转矩传递给齿轮1轴，转矩分别从左边双曲柄机构

和右边齿轮分配到外齿圈 4和行星架H，外齿圈的变

速运动使中心齿轮5能够正反转换向运动。

（a）逆平行四边形机构简图 （b） 2K-H轮系简图

图2 换向装置机构简图

Fig. 2 Schematic diagram of commutator mechanism

2 运动学分析

2. 1 逆平行四边形运动分析

如图 2（a）所示，AB杆为原动件以恒定角速度转

动，CD杆为从动件，两杆转动方向相反，逆时针方

向为正。

建立几何方程式为
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ε = el
d/ [ sin (π - φ2 ) ] = c/ (sin φ1 )
2ed cos φ 1 = e2 + d2 - c2
2ae cos φ1 = a2 + e2 - b2
c + a = l，b + d = l
c = b，a = d

（1）
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式中，φ1为杆CD转过的角度，（°）；φ2为杆 AB转过

的角度，（°）；e为短杆长度，mm； l为长杆长度，

mm；ε为短杆与长杆的长度比值。

由式（1）可推得

sin φ2 = - (1 - ε2 ) sin φ1
1 + ε2 - 2ε cos φ1 = f (φ1 ) （2）

式（2）两边对φ1进行求导得

ì
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ïïïï
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ï

cos φ2φ′2 = - (1 - ε
2 ) (cos φ1 + ε2 cos φ1 - 2ε )
(1 + ε2 - 2ε cos φ1 )2

cos φ2 = 1 - sin2φ2
（3）

由式（3）化简得到杆 CD与杆 AB的瞬时角速度

比为

φ′2 = - 1 - ε2
1 + ε2 - 2ε cos φ1 =

dφ2dφ1 （4）
对式（4）关于 φ1积分，可得到 φ2关于 φ1的解析

式为

φ2 = -∫0ϕ1 1 - ε2
1 + ε2 - 2ε cos φ1 dφ1 （5）

由式（4）可得到CD杆的角速度为

ω2 = -ω1
1 - ε2

1 + ε2 - 2ε cos (ω1 t ) = ω1
dφ2dφ1 =

dφ2dt （6）
式（6）关于时间 t求导，可得CD杆加速度为

a2 = -ω21
2ε (ε2 - 1) sin (ω1 t )

(1 + ε2 - 2ε cos (ω1 t ) ) 2 = ω
21
d2φ2
dφ1 2 =

d2φ2
dt2 （7）

式中，ω1 为 AB杆转速， rad/s；ω2 为 CD杆转速，

rad/s； a2 为 CD 杆角加速度， rad/s2； t 为传动时

间，s。
2. 2 2K-H轮系换向分析

图 2（b）所示为行星齿轮传动示意图，齿轮 1左
端与AB杆A点固定连接，齿轮 2与行星架固定连接，

齿圈 4左端与 CD杆D点固定连接，齿轮 5与输出轴

固定连接。

若想实现齿轮5正反转且转角相等，行星齿轮系

运动需满足条件为

当ω1=−ω2即w1=−w4时
{v5 = 0v4 = 2vH （8）

式中，w1为齿轮 1转速，rad/s；w4为外齿圈 4转速，

rad/s；v4为外齿圈 4分度圆线速度，mm/s；v5为中心

齿轮 5分度圆线速度，mm/s；vH为行星架行星齿轮轴

线速度，mm/s。
行星齿轮系运动满足关系式为
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z4 = z5 + 2z3
v5 = 12 z5mw5
vH = 12 ( z5 + z3 )mwH

v4 = 12 ( z5 + 2z3 )mw4

（9）

式中，w5为中心齿轮 5转速，rad/s；wH为行星架转

速，rad/s；z3为行星齿轮齿数；z4为外齿圈齿数；z5
为中心齿轮齿数；m为齿轮模数。

将式（8）代入式（9）中可得

w4 = 2 ( z3 + z5 )2z3 + z5 wH （10）
即当w1=−w4时，wH与w4需满足式（10），所以，z1

与 z2的关系式为

z2 = 2 ( z3 + z5 )2z3 + z5 z1 （11）
式中，z1为齿轮1齿数；z2为齿轮2齿数。

经过双输入行星齿轮的调速，可将单向变速输

入的转动转化为双向转动输出，但需要并联齿轮的

特定传动比，传动比由 2K-H轮系行星齿轮和中心齿

轮齿数决定。根据文献[16]，中心齿轮输出特性为
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φ5 = z4z5 w1∫0t 1 - ε2
1 + ε2 - 2ε cos (w1 t ) - 1dt

w5 = z4z5 w1 (
1 - ε2

1 + ε2 - 2ε cos (w1 t ) - 1)

a5 = z4z5 w1
2 2ε (ε2 - 1) sin (w1 t )
(1 + ε2 - 2ε cos (w1 t ) ) 2

（12）

式中，φ5为中心齿轮转动角，（°）；a5为中心齿轮角

加速度，rad/s2。
逆平行四边形机构的短杆与长杆比值和行星齿

轮与中心齿轮的齿数比共同决定着输出轴的换向转

动角度大小。

3 计算及分析

首先，设定输入图 2（b）中齿轮 1固定转速为

0. 419 rad/s，以输出轴极限转动位置为起始位置，且

当ω1=−ω2及输出轴角加速度为 0时为双曲柄机构死

点位置。

3. 1 ε值影响分析

确定行星轮系中齿圈 4与中心齿轮 5的齿数比

z4/z5=3，改变短杆与长杆的比值 ε，分别选取比值

ε=0. 1、ε=0. 2、ε=0. 3，并将参数分别代入式（12）
中，3种不同线型对应不同 ε值的输出曲线，不同 ε
值的输出运动曲线如图 3所示。其中，图 3（a）、3和
图 3（c）分别为不同 ε值下的输出角度、输出角速度
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和输出角加速度。

（a）输出角度

（b）输出角速度

（c）输出角加速度

图3 不同ε值的输出轴运动曲线

Fig. 3 Motion curves of output axes with different ε values
如图3所示，输出轴做周期往复运动，正反转角

度大小相等并具有急回特性，由图 3（a）中可看出，ε

值越大，对应的输出转角越大，机构急回特性也越明

显。ε=0. 1时，最大输出转角为68. 9°；ε=0. 2时，最

大输出转角为 138. 4°；ε=0. 3时，最大输出转角为

209. 5°。由图 3（c）中可看出，输出角加速度会随着ε

值的增大而变化剧烈。改变ε值大小不但会改变输出

转角大小，还会改变抽油机上下行程所占的时间比。

3. 2 z4与 z5的比值影响分析

确定双曲柄机构短杆与长杆的比值 ε=0. 2，分

别选取 z4/z5=3、 z4/z5=5、 z4/z5=7代入式（12）中，不

同的线型对应不同齿数比对输出轴运动的影响、

不同齿数比的输出运动曲线如图 4所示。其中，

图 4（a）、图 4（b）和图 4（c）分别为不同齿数比下的输

出角度、输出角速度和输出角加速度。

（a）输出角度

（b）输出角速度

（c）输出角加速度

图4 不同齿数比的输出轴运动曲线

Fig. 4 Movement curves of output axes with different tooth number ratios
如图 4（a）所示， z4/z5=3时，最大输出转角为

138. 4°；z4/z5=5时，最大输出转角为 230. 7°；z4/z5=7
时，最大输出转角为 323. 0°。如图 4所示，输出角

度、输出角速度、输出角加速度都与齿数比大小成

正比，齿圈与中心齿轮齿数比并不影响机构的急回

特性。改变行星系齿数比只影响机构输出转角大小，

不会改变抽油机上下行程所占时间比。

如图 3、图 4所示，双曲柄机构死点均不为输出

轴极限位置点。

4 结论

（1）提出了一种通过机械特性实现纯机械换向

的长冲程抽油机换向机构设计方案。通过逆平行四

边形机构和齿轮并联输入行星齿轮系，在特定并联

齿轮传动比的情况下实现换向。对机构进行了运动
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学分析及运动仿真，验证了机构运动的可靠性，并

确定了机构的运动性质。

（2）与电机和链条换向的抽油机相比，新方案

的传动更为可靠，同时避免了偏心齿轮行星齿轮系

换向的振动问题。相对于曲柄摇杆换向，逆平行四

边形机构可通过装置运动惯性轻松越过机构死点，

且机构死点均不为装置输出轴极限位置点，而曲柄

摇杆机构换向的死点往往为输出极限位置。新方案

在传力性能上有所提升。

（3）分析了不同参数对机构的影响。可根据不

同的工作需求来调节机构参数进行设计，以适应工

况要求。新方案对于不同工况有更好的兼容性。
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