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非對稱齒形之蝸桿蝸輪組之特性分析 

學生：陳宗賢                               指導教授：徐文祥 教授 

                                       共同指導教授：蔡忠杓 教授 

國立交通大學 機械工程學系 碩士班 

 

摘要 

    蝸桿蝸輪組是空間交錯軸(Cross Axes)的傳動機構，其基本元件為蝸桿

和蝸輪，是常見的傳動齒輪系之一。本研究先依據 ZN 型蝸桿之切削方式，

利用左右為直邊且非對稱之刀具，模擬刀具與蝸桿之間的滾削機構，推導

出非對稱齒形之 ZN 型蝸桿之齒面方程式。利用此蝸桿之齒面數學模式，配

合蝸桿型滾刀與蝸輪之切削機構關係和嚙合方程式，便可得到蝸輪之齒面

數學模式。利用推導出之蝸桿蝸輪組的齒面數學模式，便可進行蝸桿蝸輪

之間的齒面接觸分析(Tooth Contact Analysis, TCA)與有限元素法(Finite 

Element Method, FEM)齒輪應力分析，再將分析所得之結果，與一般對稱齒

形之 ZN 型蝸桿蝸輪組作比較，探討其差異與優劣，以做為設計與製造之依

據，以求非對稱齒形蝸桿蝸輪組於單方向旋轉時，相較於對稱齒形之蝸桿

蝸輪組，具有較佳的強度，延長其使用壽命。 

而其他型之蝸桿蝸輪組，如 ZE 型和 ZK 型，亦可採用相似之方法，建

立其非對稱齒形之蝸桿蝸輪組的數學模式，經由接觸分析與應力分析，瞭

解其傳動機構之特性。 
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Abstract 

    The worm gear set, which is composed of a worm and worm gear, is one of 

the cross axes transmission mechanisms. Based on the cutting method and the 

asymmetric straight-sided cutter, the mathematical model of the asymmetric 

ZN-type worm surfaces is developed. The mathematical model of the worm gear 

surfaces can be obtained by applying the cutting mechanism of the worm gear 

hobbing process and the equation of meshing between the hob cutter and the 

produced worm gear surfaces. Based on the developed mathematical model of 

the worm gear set surfaces, the tooth contact analysis of the worm gear set is 

performed and the finite element stress analysis is also investigated. By 

comparing the analysis results of an asymmetric ZN-type worm gear set with a 

symmetric ZN-type worm gear set, it is most helpful to the design and 

manufacture of the worm gear sets. It is found that the strength of the 

asymmetric ZN-type worm gear set is higher than that of the symmetric ones. 

Therefore, the asymmetric ZN-type worm set is suitable for one direction 

rotation transmissions. 

    For other types of worm gear set, eg. ZE-type and ZK-type, the same 

method and developing procedures can be used. Based on the developed 

mathematical model of the asymmetric worm gear set, the characteristics of the 

worm gear set are obtained by applying the contact analysis and stress analysis. 
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第一章 緒論 

1.1 簡介 

    蝸桿蝸輪組是空間交錯軸(Cross Axes)的傳動機構，其基本元件為蝸桿

和蝸輪，是常見的傳動齒輪系之一，其傳動減速比可從 5 到 400。由於蝸桿

蝸輪組具有傳動轉速比高，工作平穩、結構緊湊等優點，故在各種減速機

構中被廣泛的運用。例如電扶梯之傳動與汽車轉向機構中，是十分重要的

空間傳動機構。雖然蝸桿蝸輪在國內有一定之市場，然而我國齒輪製造業

者在蝸桿蝸輪減速機構所需之基本理論研究、設計、分析，乃至於製造與

測試之能力，仍有欠缺之處。有鑑於此，本研究針對工業界使用較普遍之

ZN 型蝸桿蝸輪組，建立其非對稱齒形之蝸桿蝸輪的齒面數學模式，並藉由

數學模式進行非對稱齒形之蝸桿蝸輪的特性分析，其結果將與對稱齒形之

蝸桿蝸輪作比較分析。 

 

1.2 蝸桿蝸輪組之特點 

    蝸桿蝸輪之傳動是屬於空間交錯軸之嚙合運動，兩傳動軸可以交錯成

任意角度，但是通常其交錯角為九十度。蝸桿蝸輪組之種類雖然很多，但

均具有以下的優點： 

1. 結構緊湊：不只因其為交錯軸的特性，同時也因其單級之傳動轉速比

大，可以替代多級式的齒輪減速運動，不但減小了零件數目，而且簡

化了機構，因此可以獲得體積小、重量輕、結構緊湊之傳動機構。 

2. 高傳動速比：由於蝸桿直徑小、齒數少，而蝸輪之直徑大、齒數多，

故可實現單級較大的傳動轉速比，其傳動減速比可從 5 到 400，但通
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常之傳動速比為 8 至 80 之間。 

3. 工作穩定、噪音小、振動小：因為蝸桿和蝸輪齒面間的嚙合傳動是滑

動和滾動的組合，並且以滑動為主，同時又可實現在同一時間內，蝸

桿與蝸輪之嚙合齒數不少於二個，故可以達到工作平穩，噪音小與振

動小的要求。因此，蝸桿蝸輪組被廣泛地應用於一些對噪音與振動要

求較嚴苛之場合，如電梯、升降機以及電動手扶梯等。 

4. 具自鎖(Self-Locking)功能：只要適當地設定設計蝸桿導程角(Lead 

Angle)，就可以使得蝸桿蝸輪傳動組具有自鎖能力，亦即如果設計蝸

桿導程角小於蝸桿蝸輪組之摩擦角，即可達到自鎖的功能而具有防止

反轉之安全措施。 

5. 傳動精準：由於蝸桿與蝸桿可以有較大之齒數比，且一般均以蝸桿為

主動件，蝸輪則為從動件。因此，蝸桿與蝸輪間之運動誤差(Kinematic 

Error)將因其具有較高之齒數比而減小。故蝸桿蝸輪組近年來亦被使

用於需精確傳動之場合，如工作母機之旋轉工作平台的傳動等應用場

合。 

    蝸桿蝸輪組之傳動機構雖具有上述之優點，但是也有下列之缺點需加

以改善或克服者： 

1. 傳動效率低：為了實現高傳動轉速比，必須採用小導程角的蝸桿，此

時蝸桿之傳動效率將大幅降低，若採用具有自鎖性的蝸桿蝸輪組，則

其傳動效率更低。 

2. 傳遞功率受限制：因為傳動效率低表示其動力損失大，一部分能量消
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耗在蝸桿蝸輪組之嚙合摩擦上，所以一般圓柱型蝸桿蝸輪組的傳遞功

率，通常不超過 45 千瓦(KW)。 

3. 磨耗嚴重：由於蝸桿與蝸輪間之傳動主要以滑動為主，若蝸桿蝸輪在

嚙合的過程中因接觸齒印(Bearing Contact)之形狀或位置不佳，而使得

潤滑油膜無法順利形成，將會造成蝸桿與蝸輪間之齒面直接接觸，由

於摩擦產生高溫將會使得蝸輪齒面產生膠著性磨損以及磨料磨損，因

而使得蝸桿蝸輪組之磨耗情況較為嚴重。 

4. 製造成本昂貴：由於蝸輪之材料一般是採用銅合金(例如磷青銅等)，

其材料成本較高，且切製蝸輪之滾刀均為專用滾刀，也因此增加了蝸

輪之製造成本。 

 

1.3 蝸桿之種類 

    蝸桿之製作方式主要可以分為軌跡法 (Locus Method)以及創成法

(Generation Method)[4]。以軌跡法所切削之蝸桿，一般是在車床上以直邊刀

刃的車刀切削出來，亦即在加工蝸桿齒面時，由一母線(即刀刃)與蝸桿(工

件)軸線作相對螺旋運動，便可切削出蝸桿之齒面，以這種加工方法所切削

之齒面稱為軌跡齒面。以創成法製造蝸桿時，一般是在銑床或磨床上用盤

狀環面刀具加工出來，用這種方法加工的蝸桿齒面為刀具面的包絡面

(Envelope)，所以此種加工方法所產生之齒面稱為包絡曲面。根據不同的加

工方法，可將圓柱型蝸桿曲面分為軌跡曲面和包絡曲面兩類。而根據車刀

安裝位置之不同，其所切削出來的蝸桿齒面其齒廓剖面曲線形狀也不同，

因此又可以將軌跡曲面分為阿基米德圓柱蝸桿(Archimedean Worm)、法向直
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廓圓柱蝸桿(Straight-Sided Normal Worm)與漸開線形蝸桿(Involute Shaped 

Worm)三種。包絡曲面則以錐面包絡圓柱蝸桿(Milled Helicoid Worm)為代

表，現將四種主要之蝸桿型式簡介如下： 

1. ZA 型蝸桿，又稱為阿基米德圓柱蝸桿，如圖 1-1(a)所示，其垂直蝸桿

軸線剖面的齒形為阿基米德螺線。與其配對的蝸輪，在通過蝸桿軸線

並垂直於蝸桿軸線的平面內其齒形為漸開線。此型蝸桿車製簡單，但

受限於導程角不能太大及不利輪磨進行齒面精加工的條件。 

2. ZN 型蝸桿，又稱為法向直廓圓柱蝸桿，如圖 1-1(b)所示。此型蝸桿是

將車刀的切削刃安置在垂直於蝸桿螺旋線的法向截面內，因此，這種

刀具安置方式將使得車刀可以具有合理的前角與後角。 

3. ZK 型蝸桿，又稱為錐面包絡圓柱蝸桿，如圖所示 1-1(c)。此型蝸輪是

利用軸向剖面為梯形的磨輪來磨削，加工時將磨輪置於蝸桿齒槽內，

並令刀具軸線和蝸桿軸線交錯成一個等於蝸桿導程角的角度。在磨削

的過程中，蝸桿(工件)做螺旋運動，刀具則繞自身旋轉軸線旋轉。ZK

型蝸桿是由阿基米德圓柱蝸桿改進所產生，因其不同於 ZA 型蝸桿，

且此種蝸桿可以用直邊磨輪磨削加工，故其齒形精度較高，並廣為工

業界所使用。 

4. ZE 型蝸桿亦稱為 ZI 型蝸桿，亦即漸開線形蝸桿，如圖 1-1(d)所示。

其端面齒廓為漸開線。其蝸桿齒廓為凸形曲線；而在切於基圓柱的軸

向剖面，齒廓的一側為直線，另一側為凸形曲線，所以用車刀加工時，

刀具切削刃的頂平面應切於基圓柱。 
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2Rb

(c) ZK型蝸桿

(b) ZN型蝸桿

(a) ZA型蝸桿 阿基米德曲線

(d) ZE型蝸桿

直線

漸開線

Rb 表基圓半徑

 

圖 1-1 蝸桿之類別 
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以上四類型之蝸桿中，ZA 型的蝸桿導程角不能太大且不易精加工，因此蝸

桿的齒面精度也較差。ZK 型蝸桿由於可以採用直邊磨輪來加以研磨，因此

可以獲得較佳的齒面精度和表面粗度。ZE 型蝸桿齒面則因可用平面磨輪來

加以研磨，所以可以得到較高精度的齒形，也就被廣泛應用在傳動機構上。

而 ZN 型蝸桿因其齒面乃是由直邊車刀傾斜一導程角所切削而成，所以其法

向齒槽之齒形為一直線。又因 ZN 型蝸桿之齒形與一般齒輪標準滾刀之刀具

外形相同，因此，創成 ZN 型蝸輪之滾刀為法向直邊滾刀，其創成刀具均具

有容易修整之優點，因此，在製造上將可切削出精度較高之蝸輪。 

 

1.4 文獻回顧 

    由於蝸桿蝸輪組在減速機構中被廣泛利用，是十分重要的空間傳動機

構，因此關於蝸桿蝸輪的設計與製造，國內外已經有多位學者做出相當大

的貢獻。Winter 等人[1]於 1981 年提出圓柱蝸桿具不同齒廓的齒面計算及材

質和潤滑效果比較。Bosch 等人[2]於 1988 年提出以電腦數值控制的輪磨機

來製造出低成本且精密度高之蝸桿製造方法。同時 Simon[3]亦於 1994 年針

對以圓弧邊之磨輪所磨削之蝸桿，利用蝸輪齒面上之接觸線研究其蝸輪齒

面之應力負荷以及能量損耗之情形。Litvin[4-6]提出齒輪理論之相關探討及

齒面接觸分析。Zheng 等人[7-8]於 1989 年提出以一條動線(Generating Line)

在空間運動產生之軌跡面，來表示蝸桿齒面，並研究其製造加工程序。Jeng

和 Tsay[9]於 1993 年利用模擬 ZE 型蝸桿與蝸輪之切削方式與切製機構，推

導出 ZE 型蝸桿蝸輪之齒面數學模式。Bair 和 Tsay[10]於 1998 年探討了 ZK

型蝸桿蝸輪組之接觸齒數、接觸比和運動誤差。Fang 和 Tsay[11]於 2000 年
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推導出 ZN 型蝸桿蝸輪組之齒面數學模式，並研究利用增徑滾刀來滾削 ZN

型蝸輪及其蝸桿蝸輪組之接觸分析，除了計算蝸桿蝸輪組之接觸點以及齒

印的大小與形狀，並探討其嚙合接觸路徑。Wang[12]於齒輪原理概要中提

供蝸桿蝸輪組之各項參數設計及公式。 

 

1.5 研究方向 

    本研究所探討的為非對稱齒形之蝸桿蝸輪組與一般對稱齒形蝸桿蝸輪

組之間的差異。首先，以法向齒形為對稱直廓的 ZN 型蝸桿為主，改變 ZN

型蝸桿所用之車刀外形，切製出左右齒面壓力角不同的非對稱齒形之 ZN 型

蝸桿蝸輪組，並推導其齒面數學模式。利用此 ZN 型蝸桿蝸輪組之齒面數學

模式，即可進行蝸桿蝸輪組之齒面接觸分析和應力分析。並將分析結果與

對稱齒形之蝸桿蝸輪組做比較，探討其中之差異與優劣，以做為蝸桿蝸輪

組設計及製造之依據，以求非對稱齒形蝸桿蝸輪組於單方向旋轉時，相較

於對稱齒形之蝸桿蝸輪組，具有較佳的強度，延長其使用壽命。 
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第二章 基本理論 

2.1 向量座標轉換 

    空間中假設有一點 P，可將其位置向量分別表示於座標系 Sf(Xf , Yf , Zf)

與 Si(Xi , Yi , Zi)為 Rf與 Ri，如圖 2-1 所示。此兩座標系之間的位置向量轉換

可以用下列之齊次座標轉換矩陣(Homogeneous Coordinate Transformation 

Matrix)方程式表示之： 

[ ] i iff M RR   =                                           (2.1) 

其中  [ ]
⎥
⎥
⎥
⎥
⎥

⎦

⎤

⎢
⎢
⎢
⎢
⎢

⎣

⎡

=

1000
),cos(),cos(),cos(
),cos(),cos(),cos(
),cos(),cos(),cos(

)(

)(

)(

i

i

i

O
fififif

O
fififif

O
fififif

 if ZZZYZXZ
YZYYYXY
XZXYXXX

M                (2.2) 

上式中 cos(Xf , Xi)表示 Xf軸與 Xi軸間夾角之餘弦值，以此類推；而 )( iO
fX 、 )( iO

fY

及 )( iO
fZ 則為 Si(Xi , Yi , Zi)座標系之原點表示於 Sf(Xf , Yf , Zf)座標系的三個座

標軸分量。至於一般之速度、法線向量等之表示式，因與座標原點無關，

所以此類向量的座標系間的轉換矩陣，可由位置向量轉換矩陣[Mf i]刪去其

最後一行及最後一列並表示如下： 

 

[ ]
⎥
⎥
⎥

⎦

⎤

⎢
⎢
⎢

⎣

⎡

=
),cos(),cos(),cos(
),cos(),cos(),cos(
),cos(),cos(),cos(

ififif

ififif

ififif

 if

ZZYZXZ
ZYYYXY
ZXYXXX

L                    (2.3) 

 

2.2 相對運動速度 

    假設空間中有物體 A 與物體 B，分別固聯於座標系 SA(XA, YA , ZA)與

SB(XB , YB , ZB)，如圖 2-2 所示，ZA軸與 ZB軸分別為物體 A 與物體 B 之旋

轉軸，其旋轉角速度分別為 ω1與 ω2，γ為兩旋轉軸之交錯角，而 C 則 
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P

Rf

Ri

Xf

Yf

Of

Z f

Yf

XfOf

Z f

 
 
 
 
 
 
 
 
 

圖 2-1 空間物體 P 點之座標系與位置向量示意圖 
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X   ,  XA           B

P

OA

RA
ωA ZA
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B

YB

ZB
γ

YA

ω

RB
R

 
 
 
 
 
 

圖 2-2 空間兩物體之相對速度 
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為兩旋轉軸之最短距離，P 點為物體 A 與物體 B 之瞬間接觸點。因此，在

物體 1 之瞬間接觸點 P 的速度 VA可由下式求得： 

AAA RωV ×=                                                  (2.4) 

其中 RA是物體 A 旋轉軸上任一點指向接觸點 P 之位置向量。同理，VB可

由下式求得： 

BBB RωV ×=                                                  (2.5) 

其中 RB是物體 B 旋轉軸上任一點指向接觸點 P 之位置向量。由(2.4)及(2.5)

式可求得物體 A 與物體 B 之相對速度如下： 

( ) ( )
( ) BAB

BBAABA
AB

ωRRωω
RωRωVVV

×−×−=
×−×=−=

A         

)(

                          (2.6) 

其中 R 是由物體 A 之參考座標系原點 OA指向物體 B 之旋轉軸上任一點之

位置向量。 

 

2.3 軌跡法 

    ZN 型、ZA 型與 ZE 型蝸桿的齒面，均可在車床上用一把直邊車刀切製

而成。如果以刀刃直邊之直線為動線，而沿著蝸桿之旋轉軸做螺旋運動

(Screw Motion)，則此直線在空間所形成的軌跡便是蝸桿的齒面。這種產生

齒面的方法就是軌跡法。 

 

2.4 嚙合方程式 

    嚙合方程式是齒輪原理中重要的理論之一。如果蝸桿蝸輪組之兩個旋

轉軸的中心距和交錯角均為已知，則蝸桿型滾刀與蝸輪在滾削過程之相對
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運動即可求出，進而可求得兩者之嚙合方程式。嚙合方程式確保了蝸輪齒

面和蝸桿型滾刀面間之相切關係，同時也表示了兩者運動參數間的關係。 

    茲考慮空間中有兩個互相嚙合運動的曲面 ΣA與 ΣB，如圖 2-3 所示，P

點則為此兩互相嚙合運動曲面相切的共切點(Common Tangent Point)，同時

也是這兩個嚙合曲面的瞬時接觸點。兩個嚙合曲面在其共切點 P 點具有共

同之曲面法向量(Common Normal Vector)N；圖中 )12(V 則表示曲面 ΣA和 ΣB

在 P 點的相對速度。由於兩曲面嚙合運動時，其中一個曲面與另一曲面既

不分離亦不衝撞進入其曲面內，因此，在兩曲面之共同法向量的方向其相

對速度 )12(V 為零，故接觸之兩曲面其相對速度必落於共同切平面(Common 

Tangent Plane)T 上面，因此，共同法向量 N 必與共切面 T 相互垂直。可從

上述現象得到以下之結論：兩嚙合運動曲面其相對速度 )12(V 和共同法向量

N，在其共同接觸點 P 處必相互垂直。所以下式必成立： 

0)12( =⋅VN                                               (2.7) 

上式就是齒輪原理中探討共軛運動對之嚙合運動條件的嚙合方程式。此嚙

合方程式對於二維(Two - Dimensional)及三維(Three - Dimensional)的共軛運

動對均可適用。 
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圖 2-3 空間嚙合曲面間之關係示意圖 
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第三章 蝸桿之齒面數學模式 

3.1 介紹 

    蝸桿根據其製造方式的不同，可區分為各種不同的型式，主要可區分

為 ZA 型、ZE 型、ZK 型及 ZN 型等四型。本章先根據 ZN 型蝸桿之切削方

式，利用非對稱型之刀具，推導蝸桿之齒面數學模式。而以下之推導步驟

乃是基於下列三點假設：(1)不考慮彈性變形，亦即在切削過程中將刀具與

工件視為剛體。(2)不考慮動態情形與溫度效應。(3)不考慮機器設定誤差與

間隙的影響。接著可利用蝸桿之齒面方程式以及蝸桿型滾刀與蝸輪之創成

關係，推導出蝸輪齒面數學模式，因此亦可據此獲得蝸輪任一截面上之齒

形。 

 

3.2 ZN 型蝸桿 

    ZN 型蝸桿之齒面可用直邊車刀架在車床上，沿著其蝸桿節圓柱之螺旋

線切削而成；螺旋線之導程即為蝸桿之導程，而在切削過程中刀具相對於

蝸桿之旋轉軸 Z1 具有一個傾斜角 β，如圖 3-1 所示，此一傾斜角等於蝸桿

之導程角。本節中將先推導車刀左右直邊之數學模式，然後利用座標轉換

的原理將此刀具之軌跡方程式轉換至 ZN 型蝸桿齒面座標系上，便可求得

ZN 型蝸桿之齒面方程式。 

 

3.2.1 切削 ZN 型蝸桿之刀具數學模式 

    切削 ZN 型蝸桿之刀具剖面及刀具與蝸桿工件座標系間之關係如圖 3-2

所示。與一般 ZN 型蝸桿所使用之刀具不同，此刀具左右側直邊具有不同之 
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圖 3-1 切削 ZN 型蝸桿時刀具與工件之關係示意圖 
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圖 3-2 切削 ZN 型蝸桿時刀具與工件座標系之關係圖 

(a) 

(b) 

β2
2

2
1 4
− sinnsr
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夾角，但刀具厚度不變，因此所切削出之蝸桿，其左右齒面具有不同的壓

力角，而且具有相同之法向齒槽寬。圖 3-3(a)為刀具在垂直於蝸桿螺旋線方

向之剖面圖，茲分別將刀具左右側直邊之位置向量方程式表示於 Sc(Xc, Yc , 

Zc)座標系如下： 

刀具右側直邊之位置向量： 

 
11

)(

)(
11

)()(

sin

0

cos

α

α

lz

y

lrx

R
c

R
c

R
t

R
c

−=

=

+=

                                          (3.1) 

刀具左側直邊之位置向量： 

 
22

)(

)(
22

)()(

sin

0

cos

α

α

lz

y

lrx

L
c

L
c

L
t

L
c

=

=

+=

                                          (3.2) 

 

上式中之 il ( i=1,2 )為直邊刀具之刀面設計參數，其中 )(
max

)(
min

RR lll ≤≤ 1 ，

)(
max

)(
min

LL lll ≤≤ 2 ，如圖 3-3 所示； iα ( i=1,2 )則是刀具面的另一設計參數，分別

是刀具兩側直邊與垂直軸之夾角，也是所切削之蝸桿相對應齒面的法向齒

形角。圖 3-2(a) 為直邊車刀相對於蝸桿工件之位置關係圖。由於車刀在位

於蝸桿節圓柱之厚度須與蝸桿之法向齒槽寬相同，根據圖 3-3(b)所示之幾何

關係，方程式(3.1)和(3.2)中之刀具面位置向量參數 
)(i

tr ( i=R,L )可分別利用

下式求出： 

 

1

2
2

2
1

)(

tan2
sin

4 α
β nnR

t
ss

rr −−=                                    (3.3) 
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圖 3-3 切削 ZN 型蝸桿之刀具剖面圖 

(a) 

(b) 
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2

2
2

2
1

)(

tan2
sin

4 α
β nnL

t
ssrr −−=                                    (3.4) 

上式中 sn為蝸桿之法向齒槽寬，r1則為蝸桿之節圓半徑。 

 

3.2.2  ZN 型蝸桿之齒面數學模式 

    由於 ZN 型蝸桿齒面是由一直邊刀具傾斜一角度所切削而成，所以在推

導 ZN 型蝸桿齒面數學模式之過程中，只須考慮刀具在蝸桿座標系 S1(X1 , 

Y1 , Z1)之軌跡方程式，即可求得 ZN 型蝸桿之齒面方程式。以上所述之方法

就是齒輪原理上所謂之軌跡法。 

    如圖 3-4 所示為 ZN 型蝸桿之切削成形機構示意圖，此成形機構關係可

由蝸桿之座標系 S1(X1 , Y1 , Z1)與切削所用之刀具的固聯座標系 Sc(Xc , Yc , 

Zc)之相對運動關係來模擬，而 Sf(Xf , Yf , Zf)則為參考之固定座標系。Z1軸

為蝸桿之旋轉軸，直邊刀具之左右刀刃均位於 Zc-Xc平面，β則為蝸桿之導

程角。由圖 3-4 可知，切削所用刀具之軌跡方程式表示於 S1(X1 , Y1 , Z1)座

標系，可由下列之齊次座標轉換矩陣求得如下： 

 

[ ] ⋅

⎥
⎥
⎥
⎥

⎦

⎤

⎢
⎢
⎢
⎢

⎣

⎡

1000
00
0−0
0001

⎥
⎥
⎥
⎥

⎦

⎤

⎢
⎢
⎢
⎢

⎣

⎡

1000
−100
00−
00

=1 ββ
ββ

ψ
ψψ
ψψ

cossin
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上式中齒面參數ψ 為切削時蝸桿之旋轉角，P 為螺旋運動之導程(Lead)。 
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圖 3-4 ZN 型蝸桿齒面形成之機構示意圖 
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因此，ZN 型蝸桿之右齒面方程式為 
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而 ZN 型蝸桿之左齒面方程式則為 
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由於蝸桿齒面方程式需限制於蝸桿的外徑 ro 與根徑 rf 之間，因此，上

式中的設計參數 li(i=1,2)其最大值與最小值，可由下列關係式分別求得： 
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又
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同理 
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茲有兩蝸桿其主要之齒面設計參數及數據，如表 3-1 所示。利用 ZN 型蝸桿

左右齒面方程式(3.6)和(3.7)，即可繪出具有非對稱齒形(即左右齒面具不同

壓力角)之 ZN 型蝸桿之齒面，如圖 3-5(a)所示，而圖 3-5(b)則為一般對稱齒

形之 ZN 型蝸桿。 

而 ZN 型蝸桿之齒面為一規則曲面，因此可藉由對蝸桿兩個齒面參數之

偏微分的乘積(Cross Product)，分別求岀其左右齒面之法向量如下： 

ZN 型蝸桿右齒面之法向量為 
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其中
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ZN 型蝸桿左齒面之法向量為 

ψ∂
∂

×
∂
∂

=
⎥
⎥
⎥

⎦

⎤

⎢
⎢
⎢

⎣

⎡

= 1

2

1

1

1

1

1

)()(

)(

)(

)(

)(
LL

L
z

L
y

L
x

L

l
N
N
N

RRN                                    (3.17) 
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表 3-1 蝸桿之主要齒面參數 
 
 
 

齒形 對稱齒形 非對稱齒形 

齒面   左齒面 右齒面 

蝸桿齒數  N1 1 1 1 

軸向模數  M 8.500 mm 8.500mm 8.500 mm 

法向模數  Mn 8.452 mm 8.452 mm 8.452 mm 

節圓半徑  r1 39.75 mm 39.75 mm 39.75 mm 

外徑  r1o 48.250 mm 48.250 mm 48.250 mm 

根徑  r1f 28.7 mm 28.7 mm 28.7 mm 

法向壓力角 α 20° 20° 25° 

導程角  β 6.103° 6.103° 6.103° 

導程  P 4.250 mm/rad 4.250 mm/rad 4.250 mm/rad 
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圖 3-5 ZN 型蝸桿之齒形 

(a)具非對稱齒形之 ZN 型蝸桿 

(b)對稱齒形之 ZN 型蝸桿 
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第四章 蝸輪之齒面數學模式 

4.1 介紹 

    製造蝸輪有兩種主要的切削方式，(1)飛刀(Fly Cutter)切削(2)蝸桿型滾

刀(Worm-Type Hob Cutter)滾削。這兩種切削方式基本上都是模擬蝸桿與蝸

輪嚙合之情形來切製出蝸輪齒面。用飛刀切削蝸輪時，飛刀之外形與蝸桿

之法向齒形相同；用滾刀切削蝸輪時，滾刀之外形可與蝸桿外形相同。因

此，根據滾刀與蝸輪之間的滾削機構關係及蝸桿型滾刀的刀面方程式，配

合 2.4 節所述之嚙合方程式，即可推導出蝸輪之齒面方程式。本章首先根據

蝸輪之滾削機構建立其數學模式，同時利用方程式(2.6)推導滾刀與蝸輪之

相對運動速度。最後再根據 ZN 型滾刀之刀面方程式、滾削機構之數學模式

及嚙合方程式，推導出蝸輪之齒面數學模式。 

 

4.2 蝸輪之滾削機構 

    不同型式的蝸桿蝸輪組在創成蝸輪時，其所需使用之滾刀型式也不相

同，但是其滾削之機構則相同。因為蝸輪之齒面可用一把與蝸桿外形相同

之滾刀滾削而成，所以可根據兩者之間的滾削機構關係及蝸桿型滾刀的刀

面方程式，推導出蝸輪之齒面方程式。圖 4-1 為蝸輪滾削模擬機構之示意

圖，座標系 Sh(Xh , Yh , Zh)與 S2(X2 , Y2 , Z2)分別為固聯於蝸桿型滾刀與蝸輪

之座標系，而座標系 So(Xo , Yo , Zo)與 Sg(Xg , Yg , Zg)則分別為蝸桿型滾刀與

蝸輪之參考座標系，Zh 為蝸桿型滾刀之旋轉軸，Z2 軸為蝸輪之旋轉軸，γ

為兩旋轉軸之交錯角(Crossed Angle)，而 S 則為兩旋轉軸之最短距離，Δh

為蝸桿型滾刀在蝸輪旋轉軸 Zg方向之偏移量，φ與 gφ 則分別為蝸桿型滾刀 
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圖 4-1 蝸輪之滾削模擬機構示意圖 
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(b) (c) 
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與蝸輪在切削過程中之旋轉角度。因此，蝸桿型滾刀的刀面軌跡方程式，

可依據蝸輪滾削機構關係示意圖及下列之齊次座標轉換矩陣方程式表示於

S2(X2 , Y2 , Z2)座標系如下： 

[ ] hhM RR   22 =                                                 (4.1) 

其中 Rh與 R2分別為蝸桿型滾刀之刀面方程式表示於座標系 Sh(Xh , Yh , Zh)

與 S2(X2 , Y2 , Z2)。而齊次座標轉換矩陣 [ ]  2hM 可由圖 4-1 之座標系之關係求

得如下： 
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                                                            (4.2) 

其中 
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而蝸桿形滾刀與蝸輪旋轉軸之最短距離 S 可由下式求得： 

2S rrh +=                                                  (4.3) 

其中 rh與 r2分別為蝸桿型滾刀與蝸輪之節圓半徑。由於蝸輪與蝸桿型滾刀

在切削過程中為共軛運動對，因此兩者之旋轉角φ與 gφ 應滿足下列關係式： 

φφ
ω
ω

φ
g

o
g N

N
==

1

2
                                             (4.4) 
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其中 No與 Ng分別為蝸桿型滾刀之牙口數與蝸輪之齒數。至於蝸桿型滾刀之

刀面法向量方程式表示於 S2(X2 , Y2 , Z2)座標系，則可利用下列向量轉換矩

陣求出： 

[ ] hhL NN   22 =                                                 (4.5) 

 

其中 Nh與 N2分別為蝸桿型滾刀之刀面法向量方程式表示於座標系 Sh(Xh , 

Yh , Zh)與 S2(X2 , Y2 , Z2)。而向量轉換矩陣 [ ]  2hL 則可由方程式(4.2)之 [ ]  2hM

座標轉換矩陣消去最後一行及最後一列而得，即 

[ ] [ ][ ][ ]
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其中的 a11、a12、a21與 a22其定義與方程式(4.2)中之定義相同。 

    從圖 4-1 蝸桿型滾刀與蝸輪之滾削模擬機構示意圖，可求得蝸桿型滾刀

與蝸輪之相對運動速度，並將此相對運動速度表示於 Sh(Xh , Yh , Zh)座標

系。假設蝸桿型滾刀之旋轉角速度為 hω ，則 hω 在 Sh(Xh , Yh , Zh)座標系之

向量表示式如下： 
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而蝸輪之旋轉角速度 gω 表示於 Sh(Xh , Yh , Zh)座標系則可由下列之向量轉

換式求得： 



 29

h

gh

gh

gh

g

g

m
-m
-m

ω
γ

γφ
γφ

ωγγ
γγφφ

φφ

 
cos

sincos
sinsin

      

0
0

 
cossin0
sincos0
001

 
100
0cossin
0sincos

⎥
⎥
⎥

⎦

⎤

⎢
⎢
⎢

⎣

⎡

=

⎥
⎥
⎥

⎦

⎤

⎢
⎢
⎢

⎣

⎡

⎥
⎥
⎥

⎦

⎤

⎢
⎢
⎢

⎣

⎡
−

⎥
⎥
⎥

⎦

⎤

⎢
⎢
⎢

⎣

⎡
−=ω

                     (4.8) 

其中 mgh為滾刀與蝸輪之轉速比，可由下列關係式求得： 
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同理，由兩座標系之原點 Og至 Oh之向量 R 表示於座標系 Sh(Xh , Yh , Zh)，

可由下列關係式求得： 
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若蝸桿型滾刀之位置向量表示於座標系 Sh(Xh , Yh , Zh)為 
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將 Rh及方程式(4.7)到(4.10)代入方程式(2.6)之相對運動通式，便可求得蝸桿

型滾刀與蝸輪之相對運動速度 V(12) 表示在 Sh(Xh , Yh , Zh)座標系如下： 
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4.3 ZN 型蝸輪之齒面數學模式 

    由於蝸輪之齒面是由一把蝸桿型的滾刀滾削而成，因此兩者為共軛運

動對，其接觸為線接觸。因此，須先求得 ZN 型蝸桿型滾刀表示在蝸輪座標

系 S2(X2 , Y2 , Z2)之軌跡方程式，再與蝸桿型滾刀和蝸輪之間的嚙合方程式

聯立後，便可推導出 ZN 型蝸輪之齒面方程式。茲將蝸桿型滾刀之左右刀面

方程式(3.6)和(3.7)式代入方程式(4.1)，便可得到蝸桿型滾刀表示在蝸輪座標

系 S2(X2 , Y2 , Z2)之軌跡方程式如下： 
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蝸桿右齒面之軌跡方程式則為 
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而將 ZN 型蝸桿型滾刀之刀面法向量方程式(3.14)和(3.17)式代入方程式

(4.5)，即可得到ZN型蝸桿型滾刀之刀面法向量表示在蝸輪座標系S2(X2 , Y2 , 

Z2)如下： 

 

蝸桿左齒面之法向量為 
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              (4.15) 

 

蝸桿右齒面之法向量則為 
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              (4.16) 

 

由於蝸桿型刀具在創成蝸輪時係蝸桿型滾刀之左刀面創成蝸輪之右齒面，

因此，若將方程式(3.7)、(3.17)與(4.12)代入方程式(2.7)之嚙合方程式通式，

經簡化後即可得到 ZN 型蝸桿型滾刀之左邊刀面創成蝸輪之右邊齒面的嚙

合方程式如下： 
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其中

 

 

同理，蝸桿型刀具之右刀面係用以創成蝸輪之左齒面，因此，若將方程式

(3.6)、(3.14)與(4.12)代入方程式(2.7)之嚙合方程式通式，經簡化後即可得到

ZN 型蝸桿型滾刀之右邊刀面創成蝸輪之左邊齒面的嚙合方程式如下： 
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由(4.17)及(4.18)式可知，蝸輪與蝸桿型滾刀之嚙合方程式均為二次方程式

解，由於在此考慮之蝸桿與蝸輪均為右螺旋，因此方程式(4.17)與(4.18)僅需

要取其中加號之解即可。若將方程式(4.13)與(4.17)聯立，即為 ZN 型蝸輪之

右齒面方程式；若將方程式(4.14)與(4.18)聯立，即為 ZN 型蝸輪之左齒面方

程式。而將方程式(4.15)與(4.17)聯立，即為 ZN 型蝸輪之右齒面法向量方程

式；將方程式(4.16)與(4.18)聯立，即為 ZN 型蝸輪之左齒面法向量方程式。 

茲有兩滾刀與蝸輪之主要設計參數及數據，如表 4-1 所示。根據方程式

(4.13)、(4.14)、(4.17)與(4.18)，即可繪出 ZN 型蝸輪之完整齒面，如圖 4-3

所示，圖中對稱齒形與非對稱齒形之相交點，則為蝸輪之節點。 

    此外，為了減小 ZN 型蝸輪之齒根部分產生之應力集中，可利用 ZN 型

蝸桿型滾刀在 ZN 型蝸輪之齒形創成齒根導角(Dedendum Fillet)。根據第三

章所推導之 ZN 型蝸桿創成模式，並將車刀修改如圖 4-2 所示，如此可推導

出具有齒頂導角之蝸桿型滾刀之數學模式，利用此具有齒頂導角之 ZN 型蝸

桿型滾刀，配合 4.3 節之 ZN 型蝸輪創成模式，即可推導出具齒根導角之

ZN 型蝸輪齒面。 
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圖 4-2 具齒根導角之切削刀具 
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表 4-1 滾刀與蝸輪之主要設計參數 
 

齒形 對稱齒形 非對稱齒形 

齒面  
滾刀左刀面 滾刀右刀面 

滾刀牙口數  N0 1 1 

蝸桿齒數  N1 33 33 

軸向模數  M 8.50 mm 8.50 mm 

 滾刀節圓半徑  r1 39.75 mm 39.75 mm 

滾刀外徑  r1o 48.25 mm 48.25 mm 

滾刀根徑  r1f 28.7 mm 28.7 mm 

滾刀法向壓力角  α 20.000° 20° 25° 

滾刀與蝸輪之中心距 

S 
180.00 mm 180.00 mm 

滾刀與蝸輪之交錯角 

γ 
90° 90° 

滾刀外徑  r2o 155.00 mm 155.00 mm 

蝸輪喉徑  r2t 31.25 mm 31.25 mm 

蝸輪齒面寬 28.70 mm 28.70 mm 

蝸輪齒根導角參數 

f 
0.85 mm 0.85mm 
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圖4-3 ZN型蝸輪之齒面(紅線表示非對稱齒形，黑線表示對稱齒形) 
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第五章 蝸桿與蝸輪之齒面接觸分析 

5.1 介紹 

在前面的章節中，已經推導出非對稱齒形之 ZN 型蝸桿與蝸輪的齒面數

學模式，而本章將針對上述之蝸桿蝸輪進行齒面接觸分析。首先根據蝸桿

與蝸輪的嚙合機構，建立其嚙合機構之數學模式並模擬其接觸情況，同時

亦根據蝸桿與蝸輪嚙合時之齒面特性，推導出蝸桿與蝸輪之嚙合條件式並

求出其齒面接觸軌跡與運動誤差。隨後利用蝸桿與蝸輪在接觸點兩齒面相

切的特性以及座標轉換的理論，配合兩曲面接觸時齒面嚙合條件式而可求

出蝸輪齒面上之接觸情形。 

 

5.2 蝸桿與蝸輪之嚙合模擬 

    蝸桿與蝸輪在模擬嚙合的過程中，兩者之齒面位置向量與齒面法向量

須表示在同一座標系，以比較兩嚙合齒面之位置向量及齒面法向量是否相

同。因此，根據嚙合機構所推導之座標轉換，分別將蝸桿之齒面位置向量

與齒面法向量以及蝸輪之齒面位置向量與齒面法向量轉換至相同的參考座

標系，由於兩齒面嚙合時，其齒面位置向量必相同且齒面法向量亦相同或

呈相反方向，此即為兩齒面接觸嚙合之條件式。故若將兩嚙合齒面之位置

向量與齒面法向量代入齒面接觸嚙合條件式，如此即可求得其接觸軌跡與

嚙合運動誤差。 
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圖 5-1 蝸桿與蝸輪之嚙合模擬機構示意圖 

(a) 

(b) (c) 
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5.2.1 蝸桿與蝸輪之嚙合機構 

根據蝸桿與蝸輪之嚙合模擬機構，可將其座標系關係表示如圖 5-1。座

標系 S1(X1 , Y1 , Z1)與 S2(X2 , Y2 , Z2)分別為固聯於蝸桿與蝸輪之座標系，而

座標系 Sw(Xw , Yw , Zw)與 Sg(Xg , Yg , Zg)分別為蝸桿與蝸輪之參考座標系，

Z1軸 

為蝸桿之旋轉軸，Z2 軸為蝸輪之旋轉軸，γw 為蝸桿與蝸輪旋轉軸之交錯角

(Crossed Angle)，Sh則為 Og點至 M 點之距離，而φ′與 gφ′則分別為蝸桿與蝸

輪嚙合運動之旋轉角度。根據圖 5-1 所示的蝸桿蝸輪嚙合機構示意圖，蝸桿

齒面之位置向量可利用下列之齊次座標轉換矩陣表示於 Sw座標系中： 
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        (5.1) 

 

同理，蝸桿之齒面法向量則可利用下列之向量轉換矩陣表示於 Sw座標系中： 
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而蝸輪齒面之位置向量，亦可利用下列之齊次座標轉換矩陣表示於 Sw座標

系中： 
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其中齊次座標轉換矩陣 [ ]2wM 則可表示如下： 
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將(5.4)式座標轉換矩陣 [ ]2wM 代入方程式(5.3)中，經簡化可得到表示 Sw

座標系之蝸輪齒面方程式如下： 
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                                                            (5.5) 
 

而蝸輪之齒面法向量，亦可利用下列之向量轉換矩陣表示於 Sw座標系中： 
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5.2.2 蝸桿與蝸輪之嚙合條件式 

    由於蝸桿與蝸輪在嚙合時，兩者齒面恆保持在相切的狀態，故在蝸桿

與蝸輪嚙合之接觸點其齒面必需滿足下列兩個條件：(1)齒面位置向量相

同。(2)齒面之法向量相同或互相平行。因此，蝸桿與蝸輪之嚙合條件式可

表示如下： 

 
021 =− ww xx                                                   (5.7) 
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021 =− ww yy                                                   (5.8) 

021 =− ww zz                                                   (5.9) 

02121 =⋅−⋅ zwxwxwzw NNNN                                        (5.10) 

02121 =⋅−⋅ ywzwzwyw NNNN                                        (5.11) 

 

若將 5.2.1 節所推導之蝸桿與蝸輪表示於 Sw 座標系之齒面位置向量與齒面

法向量，代入上述之蝸桿與蝸輪齒面嚙合條件式，即求解方程式(5.7)至(5.11)

之聯立方程式，便可得知蝸桿與蝸輪之嚙合接觸點。蝸桿與蝸輪之每一嚙

合接觸點均包含兩個蝸桿齒面參數、三個蝸輪齒面參數及蝸桿與蝸輪各一

個運動參數，亦即共有七個未知數。故令蝸桿之旋轉角度φ′為輸入值，配

合方程式(5.7)至(5.11)等五個嚙合條件式及蝸輪創成之嚙合方程式，便可解

出剩餘六個未知數。利用上述推導之方程式，可得到 ZN 型蝸桿蝸輪組齒面

壓力角為 20°、22.5°和 25°時，表示於 ZN 型蝸輪齒面上之接觸線，如圖 5-2

到 5-4 所示。 

 

5.3 本章結論 

   利用上述所推導之 ZN 型蝸桿蝸輪組之嚙合關係，可求解出在不同旋轉

角下，ZN 型蝸桿與蝸輪之接觸線，此為理論接觸線，可與第六章中利用有

限元素分析模型所計算出之接觸位置，兩者互相比較，了解其中之差異。 
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圖 5-2 壓力角為 20°時 ZN 型蝸桿與蝸輪之瞬間接觸線 
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圖 5-3 壓力角為 22.5°時 ZN 型蝸桿與蝸輪之瞬間接觸線 
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圖 5-4 壓力角為 25°時 ZN 型蝸桿與蝸輪之瞬間接觸線 
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第六章 蝸桿蝸輪組之有限元素分析 

6.1 前言 

    由於蝸桿與蝸輪嚙合傳動時，蝸桿為單牙、雙牙或三牙，而蝸輪齒數

甚多，蝸桿之齒面在單位時間內多次接觸蝸輪之齒面，因此，一般在蝸桿

蝸輪組之材料選用時，蝸桿之材料會選擇強度較強且硬度大之材料，而蝸

輪之材料則選用強度較弱硬度較軟之材料，所以在本章中將分析 ZN 型蝸桿

蝸輪組之接觸應力與齒根彎曲應力之分布情形，為了模擬更接近實際的齒

輪嚙合狀況，並比較對稱齒形與非對稱齒形之 ZN 型蝸桿蝸輪組嚙合時蝸輪

之應力分布，於本章中利用有限元素法(Finite Element Method)進行分析，

以 CAD 軟體將 ZN 型蝸桿蝸輪組實體化，然後利用已被廣泛運用的有限元

素分析模擬軟體 ABAQUS/Standard 來建立 ZN 型蝸桿蝸輪組之接觸分析模

型，探討 ZN 型蝸桿蝸輪組於負載下之應力分布情形，包括齒面接觸應力與

齒根彎曲應力，並了解蝸桿蝸輪組在負載下之實際接觸齒印。 

    有限元素法是極有效率的分析方法，可以計算複雜的齒面變形與應

力。眾多學者都曾利用有限元素法對各種不同型式之齒輪進行分析，探討

齒輪齒面的變形與應力。Tsay 與 Fong[13]及 Litvin 等人[14]利用齒輪接觸分

析求得接觸齒印或接觸線，並在接觸齒印或接觸線上直接施加負載，以研

究齒面上的應力分布。Celik[15]利用有限元素法比較三齒接觸模型與整組接

觸模型，其分析結果十分接近。Tseng 與 Tsay[16]利用有限元素法分析曲線

齒圓柱型齒輪的齒面接觸應力及齒根彎曲應力。 
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6.2 分析模型之建立 

    建立一個完整的有限元素接觸分析模型，必須包含實體模型與有限元

素網格之建立、接觸面之幾何定義，接觸物理特性定義、邊界條件及負載

定義。本章則利用有限元素法分析蝸桿蝸輪組在負載下的接觸齒印與應力

分布，並有以下之假設：(1)利用蝸桿與蝸輪之五齒嚙合進行應力分析。(2)

蝸桿蝸輪組之材料均為等向均質材料。(3)蝸桿與蝸輪間有小變形及小滑

動。(4)熱應力不予考慮。 

 

6.2.1 實體模型與有限元素網格 

    根據本論文第三章以及第四章所推導出之具非對稱齒形之 ZN 型蝸桿

蝸輪組的齒面數學模式，可計算出 ZN 型蝸桿蝸輪之齒面點座標，再將點座

標匯入 CAD 軟體即可建立蝸桿蝸輪組之有限元素分析的實體模型，如圖

5-1(a)。利用 ABAQUS/Standard 之網格形成功能，可將 ZN 型蝸桿蝸輪以 4

個節點之四面體元素建立有限元素接觸分析模型，如圖 5-1(b)所示。針對

ZN 型蝸桿與蝸輪之接觸齒面部分及蝸輪之齒根部分，將其網格局部加密，

如此可提高此接觸分析模型之幾何精度，並加速有限元素計算之收斂速度。 

 

6.2.2 接觸面之關係與表面特性之定義 

    有限元素分析軟體 ABAQUS/Standard 中，將接觸分析之定義分為兩個

部分：接觸面之定義及接觸特性之分析。兩接觸面之定義，其中一個接觸

定義為 Master，另一個接觸面則定義為 Slave。通常以兩接觸面中材料較硬

或是網格較粗者為 Master，反之，材料較軟或是網格較密者為 Slave。有限 
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圖 6-1 ZN 型蝸桿蝸輪組(a)實體模型(b)網格模型 

(a) 

(b) 
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元素分析軟體 ABAQUS/Standard 的分析規定中，Master 上之節點可穿透

Slave，而 Slave 上之節點不可穿透 Master。而在本論文所建立之 ZN 型蝸桿

蝸輪組之分析模型中，主要是觀察 ZN 型蝸輪之齒面應力及齒根應力，且蝸

桿與蝸輪在其嚙合運動過程中，蝸桿齒面在單位時間中需多次接觸蝸輪齒

面，因此蝸桿材料通常選擇較蝸輪為硬之材質，是故於分析模型中，蝸桿

齒面假設為 Master，而蝸輪齒面假設為 Slave。此外，分析時之接觸面選擇

具有小滑動且在充分潤滑下，摩擦力可加以忽略。 

 

6.2.3 邊界條件(Boundary Condition)與負載(Load) 

    有限元素法分析實體模型其網格所使用的四面體元素，具有四個節

點，而每個節點有三個平移自由度及三個旋轉自由度。分析模型中，建立

兩參考點連結為旋轉軸，此軸與蝸桿之創成旋轉軸重合。將蝸桿節點與此

旋轉軸聯結，使蝸桿以此旋轉軸轉動，而除了此旋轉自由度，其餘三個平

移自由度及二個旋轉自由度皆固定不動。蝸輪之底邊及側邊上的每一節點

均為固定，即六個自由度均為固定不動。一般蝸桿蝸輪組多以蝸桿為輸入

件，而本論文以研究蝸輪之齒面應力分布為主，因此將扭力施加於蝸桿旋

轉軸上，使蝸桿蝸輪組互相嚙合，此 ZN 型蝸桿蝸輪組之有限元素接觸分析

模型如圖 6-2 所示。 

 

6.3 分析結果 

    ZN 型蝸桿蝸輪組之主要設計參數如表 6.1 所示，接觸面之壓力角均為

20°，非接觸面之齒面壓力角分別為 20°、22.5°及 25°。材料特性則如表 6-2 
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圖 6-2 ZN 型蝸桿蝸輪組有限元素法接觸分析模型之邊界條件與負載 

Roller Wheel 

Worm 

Torque 
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表 6-1 ZN 型蝸桿蝸輪組之設計參數 
  

對稱齒形 非對稱齒形 

齒面   左齒面(接觸面) 右齒面 

齒數 33 33 

軸向模數 M 8.5 mm/Teeth 8.5 mm/Teeth 

滾刀節圓半徑 r1 39.75 mm 39.75 mm 

滾刀外徑  r1o 48.25 mm 48.25 mm 

滾刀根徑  r1f 28.7 mm 28.7 mm 

滾刀法向壓力角  α 20° 20° 22.5° 25°

滾刀與蝸輪之中心距  S 180.00 mm 180.00 mm 

滾刀與蝸輪之交錯角  γ 90° 90° 

蝸輪齒面寬 28.70 mm 28.70 mm 

 

所示，有限元素接觸分析模型資料如表 6-3 所示。 

在本研究之蝸桿蝸輪組應力分析中，ZN 型蝸桿傳遞 200N-m 之扭力至

固定之 ZN 型蝸輪。圖 6-3 至圖 6-8 為對稱齒形與非對稱齒形之 ZN 型蝸桿

蝸輪組於負載下之分析結果。在 ZN 型蝸輪應力分布圖中，符號“S,Mises”

表示 von Mises 應力，其單位為 N/mm2。 

    由前述之應力分析結果顯示，齒面壓力角為 20˚的對稱齒形之 ZN 型蝸

桿蝸輪組，其蝸輪最大齒面接觸應力(Contact Stress)為 863.7 MPa，最大齒

根彎曲應力(Bending Stress)為 323.9 MPa，而非對稱齒形之 ZN 型蝸桿蝸輪

組，其蝸輪最大齒面接觸應力分別為 765.4 MPa(壓力角 22.5˚)、698.5 MPa(壓
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力角 25˚)，最大齒根彎曲應力分別為 239.3 MPa(壓力角 22.5˚)、232.9 MPa(壓

力角 25˚)。由分析結果顯示，非對稱齒形之 ZN 型蝸桿蝸輪組，蝸輪非接觸

面壓力角愈大，則其齒面最大接觸應力及最大齒根彎曲應力愈小。此點研

究成果可供齒輪設計和使用者重要參考，亦即單向旋轉傳動之蝸桿蝸輪

組，可考慮使用非對稱齒形之蝸桿蝸輪組且其非接觸面之壓力角可予加

大，以獲得較小之齒面接觸應立即較小之齒根彎曲應力。 

 
 

表 6-2 蝸桿蝸輪之材料特性 

中碳鋼 AISI 1045 

楊氏係數(MPa) 510×2  

包松比(Poisson Ratio) 290.  

密度(Kg/mm3) 6−10×857.  
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圖 6-3 ZN 型蝸輪之齒面應力分布(非接觸面壓力角 20°) 
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圖 6-4 ZN 型蝸桿之齒面應力分布(非接觸面壓力角 20°) 
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表 6-3 有限元素模型資料 

 ZN 型蝸桿 ZN 型蝸輪 

接觸對 Master surface Slave surface 

表面特性 Small sliding, no friction 

邊界條件 Torque applied 200 N-m Fixed 

 
 
 
 

 
 
 
 
 
 

圖 6-5 ZN 型蝸輪之齒面應力分布(非接觸面壓力角 22.5°) 
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圖 6-6 ZN 型蝸桿之齒面應力分布(非接觸面壓力角 22.5˚) 
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圖 6-7 ZN 型蝸輪之齒面應力分布(非接觸面壓力角 25°) 
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圖 6-8 ZN 型蝸桿之齒面應力分布(非接觸面壓力角 25°) 
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除了觀察因蝸輪之非接觸齒面之壓力角改變，所造成之齒面應力與齒

根彎曲應力的變化，亦可固定此蝸輪非接觸齒面之壓力角(20˚)，而改變其

接觸齒面之壓力角由 20˚、22.5˚至 25˚，有限元素法所分析結果顯示齒面應

力與齒根彎曲應力之變化，如圖 6-3、圖 6-9 及圖 6-11 所示，其中最大齒面

應力與最大齒根彎曲應力之數值如表 6-4 所示。由分析結果顯示，非對稱齒

形之 ZN 型蝸桿蝸輪組，蝸輪接觸面之壓力角愈大，則其齒面最大接觸應力

及最大齒根彎曲應力也愈大。故齒輪設計與使用者可考慮使用非對稱齒形

之蝸桿蝸輪組，且其接觸面之齒面壓力角選用小角度(如 20˚)而非接觸面隻

齒面壓力角選用大角度( 如 25˚)，如此即可獲得較小之齒面接觸應力及較小

之齒根彎曲應力。 

 
 

表 6-4 非對稱齒形之蝸桿蝸輪組的應力分析結果 

接觸面之壓力角 α 20° 22.5° 25° 

最大齒面接觸應力 MPa 863.7 910.6 977.9 

最大齒根彎曲應力 MPa 323.9 341.6 380.4 
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圖 6-9 ZN 型蝸輪之齒面應力分布(接觸面壓力角 22.5˚) 
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圖 6-10 ZN 型蝸桿之齒面應力分布(接觸面壓力角 22.5˚) 
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圖 6-11 ZN 型蝸輪之齒面應力分布(接觸面壓力角 25˚) 
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圖 6-12 ZN 型蝸桿之齒面應力分布(接觸面壓力角 25˚) 
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第七章 結論與未來展望 

7.1 結論 

    本研究係根據 ZN 型蝸桿蝸輪組之創成方法和齒輪原理，推導出非對稱

齒形之 ZN 型蝸桿蝸輪組，並利用有限元素分析模型進行齒輪之應力分析，

將對稱齒形與非對稱齒形之蝸桿蝸輪組之齒面接觸應力及齒根彎曲應力加

以比較，期望非對稱齒形之 ZN 型蝸桿蝸輪組，能於長時間單方向旋轉傳動

之運轉下，具有較佳之齒輪強度。經過前面幾章之研究與分析結果，可得

到以下之結論： 

1. 非對稱齒形之蝸輪與蝸桿之接觸齒面的壓力角不變，而改變非接觸齒面

之壓力角，則 ZN 型蝸輪將隨著非接觸面壓力角的增加，而使得其齒面所

受之接觸應力與齒根彎曲應力減小，此蝸桿蝸輪組在長時間單方向旋轉

傳動之運轉下，蝸輪齒面受到之磨損較小，而齒根亦較不容易損壞。 

2. 非對稱齒形之蝸輪與蝸桿之非接觸齒面的壓力角不變，而改變接觸齒面

的壓力角，則 ZN 型蝸輪將隨著接觸齒面的壓力角增大，而使得其齒面所

受之齒面接觸應力與齒根彎曲應力也隨之增加。 

3. 由第五章接觸分析所求出接觸線與第六章有限元素接觸分析模型計算出

之接觸位置比較可知，兩者間之差異極小，故可考慮於有限元素接觸分

析模型中，利用接觸線直接施加負載，亦可計算出蝸輪之應力分布情況。 

    一般蝸桿蝸輪組設計時，蝸桿材料會選用強度較強且較硬之材料，而

蝸輪材料則會選用強度較弱且較軟之材料，因此蝸輪之齒面接觸應力和齒

根彎曲應力探討是很有必要的。透過非對稱齒形之 ZN 型蝸桿蝸輪組之研究
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得知，非對稱齒形可以有效減小齒面接觸應力與齒根彎曲應力，可將此種

類型齒輪運用於長時間單方向旋轉傳動之運轉機構上，如此可減少蝸輪損

壞所造成的不良影響。 

 

7.2 未來展望 

    根據本研究分析所得到之結論可知，非對稱齒形與對稱齒形之 ZN 型蝸

桿蝸輪相比，在齒面應力及齒根彎曲應力，可以得到較均勻之分布，也因

此延長蝸輪之使用壽命。而其他型之蝸桿蝸輪組，如 ZE 型和 ZK 型，亦可

採用相似之方式，推導出其非對稱齒形之蝸桿蝸輪組的齒面數學模式，經

由有限元素法進行應力分析，探討蝸桿蝸輪組在非對稱齒形與對稱齒形

下，齒面應力及齒根彎曲應力，期望蝸桿蝸輪組有較佳之強度。 
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