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圆管带式输送机传动滚筒疲劳分析及

结构优化

黄伟，郭帅平，李学军

（湖南科技大学 机械设备健康维护湖南省重点实验室，湖南 湘潭 ４１１２０１）

摘　要：针对传动滚筒长期运行下发生疲劳失效的问题，本文以某型圆管带式输送机传动滚筒为例，建立了输送带与传动
滚筒的有限元接触模型，分析传动滚筒的应力应变，得到传动滚筒最大应力主要分布在输送带紧边与筒体接触的位置；基

于滚筒的应力载荷谱，结合疲劳分析理论，研究得到传动滚筒的最小疲劳寿命为３．９２×１０７次；针对传动滚筒筒体中间区域
损伤最为严重的问题，分别提出增加筒体厚度、滚筒中间位置设计支撑装置２组优化设计方案，得到传动滚筒的疲劳寿命
随筒体厚度增加呈几何指数增长，而设计支撑装置只能在一定范围内提高传动滚筒使用寿命，该研究对滚筒结构设计具有

一定指导意义．
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Ｋｅｙｗｏｒｄｓ：ｔｈｅ ｐｉｐｅ ｃｏｎｖｅｙｏｒ； ｔｈｅ ｄｒｉｖｉｎｇ ｄｒｕｍ； ｆｉｎｉｔｅ ｅｌｅｍｅｎｔｃｏｎｔａｃｔｍｏｄｅｌ； ｆａｔｉｇｕｅ ａｎａｌｙｓｉｓ；
ｓｔｒｕｃｔｕｒａｌｏｐｔｉｍｉｚａｔｉｏｎ

传动滚筒是圆管带式输送机的关键零部件，广泛应用于矿业、冶金、化工、电力、港口等运输行业［１－２］．
传动滚筒在运行过程中主要起传递动力的作用，运行中因承受较大的驱动转矩、输送带压力以及不平衡载

荷作用［３］，长期运行下传动滚筒将发生疲劳损伤导致传动滚筒失效，造成圆管带式输送机发生停车故障，

将给企业带来巨大的经济损失．为保证传动滚筒的安全性与可靠性，传动滚筒的设计常选取较大安全系
数，该方法导致了传动滚筒重量大、生产成本高以及材料浪费等情况［４］，传动滚筒的设计还存在很大的优

化空间，故研究传动滚筒的危险截面，并针对危险截面提出优化方案，对传动滚筒的设计有重要意义．为研
究传动滚筒的受力及失效情况，国外学者Ｊｏｎｅｓ［５］等描述了焊接式滚筒的失效形式．Ｋｉｍ［６］等基于有限元法
得到在滚筒辐板上设计几组对称的孔可有效减少辐板的应力集中．é．Ｓ．Ｕｍａｎｓｋｉｉ［７］等通过实验研究了滚
筒上的应力应变情况．ＡｆｆｏｌｔｅｒＣ［８］等研究了焊缝对滚筒受力及疲劳损伤的影响．国内学者孙慧［９］等推导了

带式输送机传动滚筒所受压力的表达式．张伟［１０］等基于有限元法分析了传动滚筒的应力应变．张文强［１１］

等分析了圆柱型、腰鼓型、内凹型３种筒体结构的滚筒应力分布情况．王春华［１２］等设计了煤冻粘强度滚筒

试验装置，研究滚筒涂层防冻粘的效果．然而，上述研究中对传动滚筒的疲劳寿命分析较少，且所建立的滚
筒有限元模型都是将输送带对滚筒作用力直接简化为载荷加载在滚筒面上，忽略了输送带粘弹性因素对

滚筒的影响，故研究传动滚筒的危险截面与疲劳寿命，并基于危险截面对传动滚筒结构进行优化设计方

案，可在一定程度上改良传动滚筒的性能．
本文以某型圆管带式输送机传动滚筒为研究对象，考虑输送带的粘弹性，建立输送带与传动滚筒的有

限元接触模型，研究传动滚筒的应力应变情况，确定传动滚筒的危险截面；基于滚筒的应力载荷谱，结合疲

劳分析理论，研究滚筒的损伤情况及疲劳寿命；并根据传动滚筒的损伤情况设计了２种结构优化方案，该
研究对改良传动滚筒的结构性能有一定指导意义．

１　传动滚筒受力分析

传动滚筒在输送带所包裹的半圆柱面区域内受到摩擦力、压力、冲击载荷等作用［１３］，输送带具有粘弹

性，与传动滚筒接触形成刚柔耦合多体系统，其受力情况复杂，难以通过简单的力平衡方程进行求解［１４］，

故将传动滚筒分析区域划分为无限个微元段，基于微元法分析得到整个区域的受力情况．假设输送带是理
想的挠性体，不受弯曲应力，由于输送带的自重与离心力对传动滚筒作用力极小，故受力分析中将其忽略

不计．取输送带一个微元段分析其受力情况，图１为传动滚筒与输送带受力分析图，图２为输送带微元段
受力分析图．

图１　传动滚筒与输送带受力分析 图２　输送带微元受力分析

Ａ点是输送带与传动滚筒的相遇点，设该处输送带张力为 ＴＹ；Ｂ点为奔离点，设该处输送带张力为
ＴＬ，Ｔｍａｘ为极限张力．设Ｎ为滚筒的反作用力，根据力的平衡条件，可得

∑Ｆｒ＝０，Ｎ－Ｔｓｉｎｄθ２－（Ｔ＋ｄＴ）ｓｉｎ
ｄθ
２
＝０； （１）

∑Ｆτ＝０，Ｔｃｏｓｄθ２＋μＮ－（Ｔ＋ｄＴ）ｃｏｓ
ｄθ
２
＝０． （２）

由于微元段ｄｓ相对应的圆心角ｄθ很小，故ｓｉｎ
ｄθ
２≈

ｄθ
２
，ｃｏｓ

ｄθ
２≈

１．式（１）和式（２）可简化为

１７
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Ｎ－Ｔ
ｄθ
２
－（Ｔ＋ｄＴ）

ｄθ
２
＝０；

Ｔ＋μＮ－（Ｔ＋ｄＴ）＝０．{ （３）

解方程组得

ｄＴ
Ｔ
＝μｄθ． （４）

包角θ由０到α，张力Ｔ由ＴＬ到Ｔｍａｘ，两边分别取定积分得

∫
Ｔｍａｘ

ＴＬ

ｄＴ
Ｔ
＝∫

α

０
μｄθ． （５）

积分求解得

Ｔｍａｘ＝ＴＬｅμα． （６）
即输送带的径向压力ｑ（θ）为

ｑ（θ）＝
２
ＢＤ
ＴＬｅμθ． （７）

切向摩擦力ｆ为

ｆ＝
２μＴＬ
ＢＤ
ｅμα． （８）

式中：Ｂ为输送带宽度；θ为输送带包角；Ｄ为滚筒直径；μ为摩擦系数．在静止弧ＡＣ内，输送带和滚筒之间
不发生相对滑动，故该处无切向摩擦力．

综上所述，在滑动弧ＢＣ内，通过式（７）和式（８）可计算得出滚筒径向压力及切向摩擦力．在静止弧ＡＣ

内，滚筒所受的径向压力为ｑ＝
２ＴＬ
ＢＤ
．如图３为传动滚筒的受力分析图．

图３　传动滚筒受力分析

通过分析可知，传动滚筒受力最大的部位在输送带与传动滚筒的相遇点，即输送带紧边与传动滚筒刚

接触位置．

２　传动滚筒有限元建模与分析

图４　滚筒与输送带的有限元接触模型

２．１　传动滚筒有限元建模
基于上述传动滚筒受力分析，以某型圆管带式输送机传动滚筒为例，通过 ＡＮＳＹＳ建立传动滚筒与输

送带的有限元接触模型．由于导角、螺钉、螺钉孔等结构对传动滚筒的受力几乎无影响，可将其忽略不计．
传动滚筒筒体长 Ｌ＝１．１５ｍ，筒体直径 Ｄ＝６３０ｍｍ，筒体厚度
ｔ＝１２ｍｍ，轴的最大直径 Ｒ１＝１５０ｍｍ，建模时通过接触单元将筒
体、辐板、轮毂等结构绑定约束，将轴承座对轴的约束简化为轴的

转动约束．输送带力学材料参数通过Ｍｏｏｎｅｙ－Ｒｉｖｌｉｎ模型定义［１５］，

其中Ｃ１＝０．５５，Ｃ２＝０．１４，该模型能较好定义橡胶材料的粘弹性，
输送带两端分别施加不平衡力模拟输送带的张紧力，其紧边拉力

Ｆ１＝７４ｋＮ，松边拉力Ｆ２＝３４ｋＮ．定义接触对时，将传动滚筒定义
为目标面，输送带定义为接触面［１６］．图 ４为滚筒与输送带有限元
接触模型．

２７
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２．２　传动滚筒应力分析
　　基于ＡＮＳＹＳ计算求解后得到有限元模型的求解结果，如图５为传动滚筒的等效应力云图，图６为辐
板的等效应力云图，图７为筒体轴向应力变化情况，图８为筒体周向应力变化．
　　通过分析可知，传动滚筒最大应力位于输送带紧边与传动滚筒刚接触的位置，其最大应力为
２０２ＭＰａ，辐板的最大应力为１１８ＭＰａ，是筒体最大应力的５８％，传动滚筒中胀套、轮毂、轴等结构的最大应
力远小于筒体最大应力．传动滚筒材料的极限强度为４００ＭＰａ，其最大应力小于材料的极限强度，故该传
动滚筒的强度满足设计要求，其失效的主要原因是因为受长期交变载荷产生的疲劳损伤．

图５　传动滚筒的等效应力云图 图６　传动滚筒辐板的等效应力云图

图７　传动滚筒的轴向应力变化 图８　传动滚筒的周向应力变化

３　传动滚筒的疲劳寿命分析

为研究传动滚筒的疲劳寿命，基于 ＡＮＳＹＳ求解得到的有限元结果，结合疲劳损伤理论，通过 ｎｃｏｄｅ
ＤｅｓｉｇｎＬｉｆｅ软件分析传动滚筒的疲劳寿命与损伤情况．
３．１　载荷谱的建立

圆管带式输送机运行时传动滚筒的转速为６０ｒ／ｍｉｎ，取筒体周向一圈的节点，分析得到各节点应力变
化规律，该变化规律可近似作为筒体上一节点随滚筒转动一周的应力变化，将其用于筒体疲劳分析模型的

应力载荷谱［１７－１８］，如图９所示，为传动滚筒转动一周的应力载荷谱．

图９　传动筒体应力载荷谱

３．２　定义材料参数与Ｓ－Ｎ曲线
传动滚筒的循环作用应力值较低，寿命循环次数高，属于高周疲劳，故在传动滚筒的疲劳分析中选用
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应力疲劳分析方法［１９］．传动滚筒所选的材料为 Ｑ２３５，弹性模量为２×１０５ＭＰａ，泊松比为０．３，拉伸强度为
４００ＭＰａ，通过材料属性估计传动滚筒的Ｓ－Ｎ曲线，并根据表面粗糙度、应力集中的等因素，对材料的Ｓ－Ｎ
曲线进行修正［２０－２１］．
３．３　传动滚筒疲劳损伤与寿命分析

基于ｎｃｏｄｅＤｅｓｉｇｎＬｉｆｅ软件求解后可得到传动滚筒的疲劳寿命，图 １０为传动滚筒的疲劳寿命云图，
表１列出了传动滚筒各零部件的疲劳寿命与疲劳损伤．

图１０　传动滚筒疲劳寿命云图

表１　传动滚筒各零部件的疲劳寿命

零部件 筒体 副板 轴 胀套

疲劳寿命／次 ３．９２×１０７ １．４８×１０１２ ３．２５×１０１７ 无限寿命

疲劳损伤 ２．５５×１０－８ ６．７６×１０－１３ ３．０８×１０－１８ ０

通过分析可知，传动滚筒最小疲劳寿命为３．９２×１０７次，以每天工作８ｈ计算，传动滚筒可使用时间约
为１３６１ｄ，传动滚筒的最大损伤位置在筒体上，最大损伤为２．５５×１０－８，其次是辐板，其最大损伤为６．７６×
１０－１３，最小疲劳寿命为１．４８×１０１２；轴、胀套等结构的使用寿命远大于筒体与辐板，故传动滚筒结构优化时
主要针对筒体的损伤情况．

４　传动滚筒的结构优化

筒体为传动滚筒的危险截面，现针对筒体设计２种传动滚筒的优化方案，并建立其有限元模型，研究
不同优化方案下传动滚筒的疲劳寿命．方案一为增加筒体厚度，方案二为在筒体中间位置设计支撑装置．
４．１　增加筒体厚度

分别建立筒体厚度为 １３，１４，１５，１６ｍｍ的输
送带与传动滚筒有限元接触模型，分析得到传动滚

筒的最大应力及最小疲劳寿命，表２列出了不同筒
体厚度下滚筒最大应力与最小寿命，图１０为不同
筒体厚度下传动滚筒疲劳寿命变化趋势．

表２　不同筒体厚度下传动滚筒最大应力与寿命

筒体厚度／ｍｍ 最大应力／ＭＰａ 最小寿命／次
１２ ２０２ ３．９２×１０７

１３ １８３ １．６１×１０８

１４ １６７ ５．５５×１０８

１５ １５３ １．７８×１０９

１６ １４２ ５．０１×１０９

图１１　传动滚筒疲劳寿命变化趋势
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通过分析可知，增大筒体厚度，能够有效减少传动滚筒筒体应力，并延长传动滚筒的疲劳寿命．设传动
滚筒的疲劳寿命为ｎ，筒体厚度为ｔ，通过表１数据可拟合得到其函数关系，即

ｎ＝３－１１ｔ１６．８６． （９）
通过公式可知两者近似呈幂函数关系，传动滚筒的疲劳寿命随筒体厚度的增加呈几何指数增长，拟合

得到的函数误差小于１％．

图１２　传动滚筒优化设计方案

４．２　设计支撑装置
如图１２所示为传动滚筒优化设计方案，在筒体中间部位设

计支撑装置，分别建立支撑装置厚度为３，４，５，６，７，８ｍｍ的传动
滚筒与输送带的有限元接触模型，得到传动滚筒筒体与支撑装

置的最大应力，并进行疲劳寿命分析．
表３列出了不同厚度支撑装置下筒体与支撑装置的最大应

力与传动滚筒疲劳寿命，图１３为不同厚度支撑装置下传动滚筒
疲劳寿命变化趋势．

表３　不同厚度支撑装置下传动滚筒应力与寿命

支撑装置

厚度／ｍｍ

支撑装置

最大应力／ＭＰａ

筒体最大

应力／ＭＰａ

传动滚筒

最小寿命／次

无 无 ２０２ ３．９２×１０７

３ ２５４ １７１ ２．０７×１０６

４ ２０６ １７０ ３．２１×１０７

５ １７５ １７０ ３．２９×１０８

６ １５３ １７０ ３．３９×１０８

７ １３７ １６９ ３．５８×１０８

８ １２４ １６８ ３．６２×１０８ 图１３　传动滚筒疲劳寿命变化趋势

通过分析可知，传动滚筒在设计支撑装置后，筒体应力显著减少．当支撑装置厚度小于５ｍｍ时，传
动滚筒最大应力分布在支撑装置上，支撑装置将最易发生疲劳失效，支撑装置后造成传动滚筒的非正

常运行，该状态可视为传动滚筒发生疲劳失效；支撑装置厚度为 ５ｍｍ时，支撑装置与筒体最大应力相
当，传动滚筒的疲劳寿命为３．２９×１０８；当支撑装置厚度大于５ｍｍ时，筒体应力几乎不随支撑装置的厚
度而发生改变，传动滚筒的疲劳寿命趋于平稳．针对该型传动滚筒，将支撑装置厚度设计为 ５ｍｍ的优
化效果最佳．
４．３　２种优化方案的对比

对比上述２种优化方案，均能改善传动滚筒的结构性能，延长其使用寿命．方案一中，随着筒体厚度的
增加，传动滚筒的疲劳寿命呈几何指数增长；方案二中，在传动滚筒中间位置设计支撑装置，只能在一定范

围内增加传动滚筒的疲劳寿命．
以优化方案后需增加的耗材为参考，研究２种优化方案的优劣．通过圆柱体积公式计算出２种方案增

加的耗材，表４列出了２种优化方案需增加的耗材．图１４为２组方案耗材与疲劳寿命的比较，分析可知，
在消耗同等材料下，增加筒体厚度比设计支撑装置的疲劳寿命更大，且支撑装置还需考虑安装、焊接等工

艺，故在设计过程中直接增加筒体厚度以提高该型号传动滚筒的疲劳寿命效果更佳．
表４　２种优化方案的耗材

筒体厚度／ｍｍ 最小寿命／次 耗材／ｄｍ３ 支撑装置厚度／ｍｍ 最小寿命／次 耗材／ｄｍ３

１３ １．６１×１０８ ２．２７ ３ ２．０７×１０６ ３．７４

１４ ５．５５×１０８ ４．５５ ４ ３．２１×１０７ ４．９８

１５ １．７８×１０９ ６．８２ ５ ３．２９×１０８ ６．２３

１６ ５．０１×１０９ ８．５３ ６ ３．３９×１０８ ７．４８
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图１４　２组方案耗材与疲劳寿命的对比

５　结论
１）传动滚筒最大应力位于输送带紧边与传动滚筒刚接触的位置，其最大应力为２０２ＭＰａ，最大变形量

为１．３５ｍｍ，辐板的最大应力为１１８ＭＰａ，是筒体最大应力的５８％，而胀套、轮毂、轴等结构上的应力远小于
筒体位置处的最大应力．

２）传动滚筒最大损伤位置在筒体上，其损伤为２．５５×１０－８，传动滚筒最小疲劳寿命为３．９２×１０７次，按
每天工作８ｈ计算，滚筒可使用时间约为１３６１ｄ，辐板最大损伤为６．７６×１０－１３，最小疲劳寿命为１．４８×１０１２．

３）设计两种传动滚筒优化方案，方案一对筒体厚度增加，传动滚筒的疲劳寿命随筒体厚度的增加呈
几何指数增长；方案二在滚筒中间位置设计支撑装置，能在一定范围内提高传动滚筒使用寿命；综合考虑

耗材、安装等因素，增加筒体厚度以提高该型号传动滚筒的疲劳寿命效果更佳．
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