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机械卡盘设计中的计算误差分析与应用
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摘! 要：通过对普通机构二维力因素影响的分析，利用修正公式计算求值，以修正单因素影响最大值计算所产生的
误差。利用这一计算方法，对 45 $) 型钻机卡盘进行了计算，得到了正确的设计结果，说明用修正公式对多因素影
响采用单因素影响最大值计算进行修正是可行的。
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! ! 对于机械卡盘的设计计算，由于卡瓦受到二维
力因素作用的影响，卡盘夹紧力的计算理论上应采

用多因素影响计算［&］，即通过计算各力合力的方式

求值，它所反映的是夹紧力实际受力情况。但在实

际的工程钻机的设计计算过程中，为简单起见，常按

照单因素影响最大值计算［"］，即取各力值的最大值

作为计算夹紧力的数值，而较小的力值则忽略，故称

之为单因素影响最大值计算。

实际上，不仅是卡盘的设计计算中存在单、多因

素影响计算，其它各类机械设备的设计计算也主要

是这 " 种计算方式，并且，绝大多数情况下采用单因
素影响计算。单、多因素影响计算方法不同，必然产

生一定的误差，虽然机械计算中允许误差的存在，但

是，对实际为多因素影响的情况下，采用单因素影响

最大值计算，它所产生的误差量是多少，若误差过大

是否存在减少误差的单因素影响计算方式？针对上

述问题，本文从普通机构受二维力因素影响的情况

入手，进行了分析探讨，并结合 45 $ ) 型钻机卡盘
的设计计算进行实例验证。

!" 误差分析
在工程力学中，若一个力（原始力）作用在构件

上所产生的衍生力是单维的，则称该构件是单因素

影响，若产生的衍生力是二维的，则称为多因素影

响。多因素影响构件受力图见图 &。

图 &! 多因素影响构件受力图

如图 & 所示：一多因素影响构件受到力 01、02

作用，并且由于多因素影响反映的是实际受力影响，

因此，按照实际的多因素影响计算，则构件实际所产

生的合力 03为：

03 4 01
" 5 02! " （&）

若按照机械计算中常采用的单因素影响最大值

计算，则构件所产生的力 0为：
0 43=Q（01，02） （"）

式中：3=Q（01，02） 取变量最大值函数。

由公式（&）和（"）可以看出：01，02 符合坐标轮

换原则。因此，为了便于分析，假设 01!02，则公式

（"）化简成：
0 4 01 （)）
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对于公式（!），将 !" 提出，得方程：

!# $ !" ! "（!% & !"）! # （$ % ’）

引入符号 (，并令 ( $ ! "（!% & !"）! #，由于假设

!"!!%，故 !"("!& ’!，公式（$ % (）化为：
!# $ !"( （$ % )）

设 !*为采用单因素影响最大值与多因素影响
计算所求得力值的绝对误差，则 !*计算公式为：

!! $ !# ) ! $ !"（( ) !）
等式两边同除以 !#，得

!! & !# $（!" & !#）（( ) !）$ ! % ! & (（$ % +）
!! & !#即为单因素影响最大值计算与多因素影

响计算产生的相对误差量。相对误差 !! & !#与 (
的关系曲线如图 #。

图 #, 相对误差曲线图

从图 # 可以看出：!! & !#是随 ( 递增的：当 ( $
!，即 ! % ! & ( $ - 时，不存在误差，公式（$）可化为 !
$ !"，实际受力是单因素影响；当 ! . ("!& ’! 时，
属于多因素影响，存在相对误差值，并且当 ( $ !& ’!
时，!! & !#误差达到最大值，为 $-*。
再看 !! & !#与 !"、!% 的关系，由于 ( 与 !% & !"

成正比，故 !! & !#与 !% & !" 也成正比，把 ( $ !& ’!

代入 ! "（!% & !"）! #求得：!% & !" $ !。可见：!! & !#
的值是随 !% & !" 的比值增大而增大的，当 !% & !" $
!，即 !"、!% 相等时，误差值 !! & !#最大值为 $-*
同样，当 !"!!% 时，也可以得到上述结论。

因此，对于多因素影响的构件，采用单因素影响

最大值计算与实际的多因素影响计算所求得的力值

的误差值在 - / $-*之间，特别是当计算所得的二
维力值（!"，!%）相等时，将产生 $-*的误差值。
对于实际的机械设计的各类计算，允许计算误

差一般情况下都在 !-*以内，故采用单因素影响最
大值计算的 - / $-*的误差值显得过大。在实际的
设计计算过程中，就可能出现设计不合理的现象，从

而会引起一些工程事故。如何合理地减小单因素影

响最大值计算所产生的误差值呢？

由于采用单因素影响最大值计算的主要缺陷是

误差过大，故只要对误差值进行一定的修正，使其计

算结果在允许的误差范围之内，即可满足误差要求。

可以采用常见的以修正值乘以单因素影响计算公式

（!）从而得到所需的公式。其公式可由多因素影响
公式（#）推导得到，过程如下：
引入符号 ! $ 012（!"，!%）3 0(4（!"，!%），则公

式（#）可化为：

!# $ ! "〔012（!"，!%）3 0(4（!"，!%）〕! #

, , , , , 0(4（!"，!%）

$ ! " !! #0(4（!"，!%）

令 (( $ ! " !! #，!’ $ !#，上式可化简为：
!( $ ((0(4（!"，!%） （’）

公式（’）即是具有误差修正功能的单因素影响
计算公式（以下简称修正公式），由于 (( 的作用是

对单因素影响最大值计算产生的误差进行修正，故

称 (( 为修正系数。

由推导过程得知，(( 是与 ! 相关的，故可以由
!值确定修正系数 (( 的数值；同时，由于在实际的

机械设计计算中是允许存在误差的，并且由机械设

计可靠性知，当机构受到稳定载荷的作用，若计算载

荷的误差为 56，通过求解可得机械的可靠性为
77& 76以上，符合可靠性条件。因此，可以选择允许
误差 56作为选择修正系数 (( 的标准。通过计算

得到修正系数 (( 的值见表 !。

表 !, 修正系数 (( 值

! - / -8 $ -8 $ / -8 5 -8 5 / -8 9 -8 9 / -8 7 -8 7 / !

(( ! !8 -: !8 !9 !8 #7 !8 $9

, , 由于表 ! 中 ! 的值是以取值范围的形式存在
的，故对于已确定的 !"、!% 的值，只需大致估计出

012（!"，!%）& 0(4（!"，!%）的取值范围，即可得到修

正系数 (( 的值。因此，对于多因素影响的构件，若

需要修正单因素影响最大值计算所产生的误差，可

以采用修正公式进行计算求值，从而避免误差过大

的现象。

!" 卡盘计算分析
下面结合 ;< % $ 型钻机卡盘设计中采用单因

素影响最大值和修正公式进行设计计算所产生的误

差量对卡盘设计的影响做具体的实例分析与验证。

图 $ 为 ;< %$ 型钻机的卡盘结构受力简图，该
卡盘设计采用连杆增力式常闭型，当钻机处于钻进

状态时，卡盘的碟形弹簧产生的推力通过中间连杆
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增力机构使卡瓦夹紧钻杆并与之共同运动，因而卡

瓦要受到夹紧力夹紧钻杆而产生的阻碍钻杆滑落的

摩擦力 !" 和驱动旋转运动的摩擦力 !# 的共同作

用，其中 !"、!# 可分别由钻杆自重和钻杆产生的转

矩求出。

图 !" 卡盘结构受力简图

对于连杆增力式这类卡盘的设计计算，在材料

选择、零件参数等条件确定的情况下，影响卡盘的主

要因素是卡瓦的耐磨损性，也就是确定卡瓦的磨损

量，当卡盘提供的夹紧力不能满足钻杆正常工作所

需的夹紧力时，即可认为是确定了卡瓦的磨损量。

因此，选择卡盘设计磨损量作为设计基准分析，说明

单因素影响最大值和修正公式对卡盘设计计算的影

响。表 # 列出了 $% & ! 型钻机卡盘设计计算的部
分相关参数。

表 #" $% & ! 型钻机卡盘设计参数

卡瓦设计磨损量 ’ (( #) *

工况 ! "
转速 $ ’（ +·(,- &.） /0 .11
钻杆直径 % ’ (( 0. *1
!"，!# & 23 /4，..5 /4，0!
实际（多因素）计算所需夹紧力 !’ ’ 23 #// .64
单因素影响计算所需夹紧力 ! ’ 23 #!/ .1/
单因素计算误差量 ’ 7 .. #!
修正公式计算所需的 !8 ’ 23 #0/ .55
修正公式计算误差 ’ 7 !) 0 .
卡瓦磨损量 ’ (( # #) * # #) *
卡瓦实际提供夹紧力 ( ’ 23 #/# #*1 #/# #*1

" " 由表 # 可以看出：
（.）对于工况!，采用单因素影响最大值所产
生的误差为 ..7，误差量较小，但从其中计算数值
可以看出：由于实际计算所需的夹紧力 !’（#// 23）
与卡瓦实际提供的夹紧力 ( 值较为接近，因此，该
工况属于临界状态。对于此临界工况，若采用单因

素影响最大值计算，当卡瓦磨损#9 * ((时，计算得

卡瓦实际的夹紧力 (（#*1 23）大于所需夹紧力 !
（#!/ 23），故由此可确定卡瓦的磨损量是 4 : #9 *
((，与设计磨损量相同。而按照实际的多因素影响
计算得知，当卡瓦磨损 # ((时，卡盘实际提供的夹
紧力（#/# 23）已经不能满足正常钻进所需的夹紧
力 !’（#// 23），在实际的钻进过程中，就可能出现
钻杆打滑、脱落等现象，严重时会引起事故。

（#）对于工况"，采用单因素影响设计计算的
误差达到 #!7，误差显然过大，但是，由于在该工况
中，实际所需夹紧力 !（.64 23）远小于卡瓦提供的
夹紧力 (（#*1 23），因此，在预定的磨损范围 4 :
#9 * ((内，能够保持正常工作，但是，采用单因素影
响设计计算，#!7的误差却为以后的设计计算中误
差量的控制带来了不便。

（!）比较工况!和"的误差量可以看出，对于
工况"，由于 !"、!# 的计算值较为接近，故计算所

求得的误差值达到 #!)；而工况!!"、!# 的值相差

较大，误差只有 ..)。因此，在卡盘的设计计算中，
若求得的力 !"、!# 的值在相差过大（如强力起拔）

的情况下，则可以完全采用单因素影响计算，其所产

生的误差值在允许范围之内。

（1）采用修正公式（1）计算时，对于 # 种工况，
计算误差值均在允许范围之内，基本反映了构件的

真实受力情况，满足误差要求，并且，设计出的设备

安全性能较高。所以，在 $% & ! 型钻机设计计算
中，涉及到多因素影响而采用单因素影响最大值计

算时，大量数据均采用了该公式进行计算，从而得到

合理性与正确性较高的设计结果。

!" 结论
（.）对于多因素影响的构件，采用单因素影响
最大值计算与实际的多因素影响计算所求得的力值

的误差值在 4 : !47之间，特别是当计算所得的二
维力值（!"，!#）相等时，将产生 !4)的误差值。
（#）采用修正公式进行设计计算，减小了采用
单因素影响最大值计算所产生的误差量，在实际的

设计计算中适合采用。

（!）由卡盘的设计计算可见：对于临界状态或
是处于 !"、!# 值趋近相等的情况下，采用实际的多

因素影响或者修正公式计算，可以减小计算误差量；

而当计算求出的二维力 !"、!# 的值相差过大，则采

用单因素影响计算而不会产生较大的误差值。因

（下转第 !1 页）
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表 !" 取土器各部分的长度尺寸 # $$

土层类别 取土器有效长度 土样长 余土筒长 管靴长

一般粘性土 %&’ (%’ (’’ )’
软质土" " *%’ (%’ +’’ !’’

!, "# 取土器的内、外间距比
!, ", $# 内间距比

! - .（"/ 0 "1） # "1 2 !’’3
式中："/ 取土器的内径；"1 取土器的刃口

直径。

内间距比主要是控制土样与取土器内壁摩擦引

起的压密扰动和减少掉块的现象，提高土样的采取

率。在软粘土中内间距比以 ’4 )3 5 !4 ’3为宜，一
般粘性土以 !4 ’3 5 !4 )3为宜，老粘土中以 !4 +3
5!4 )3为宜。
!, ", !# 外间距比

!6 .（"7 0 "8）# "8 2 !’’3
式中："8 取土器的外径；"7 取土器的刃口

外径。

外间距比主要作用是为减少取土器外壁与孔壁

的摩擦，即减小取土器进入土层的阻力。当外间距

比大时，取土器易于进入土层，但太大会增加取土器

的面积比，从而加大土样的扰动程度。对于一般粘

性土和老粘土层，外间距比以 !3为宜，对软粘土取
零即可。

!, %# 面积比
即取土器最大断面与所取土样断面之比的百分

值。目前国内面积比通常采用 !93 5 +:3，最大
%:3，最小为 :3。不同的土层面积比合理值选择
如下：一般粘性土小于 +’3；软粘土小于 (’3；砂类
土小于 !’3。
!, &# 管靴刃口的形式及角度
管靴刃口的形式及角度合适与否对采取土样的

质量影响很大。用若干不同型式的活塞取土器反复

试验，得出土样无侧限抗压强度百分比与管靴刃口

角度对应的关系曲线图（如图 !）。

图 !" 无侧限抗压强度与管靴刃口角度对应关系

" " 由图 ! 可以看出：如管靴刃口角度为 !’;时，无
侧限抗压强度达 &’3以上；管靴刃口角度为 +’;时，
无侧限抗压强度仅为 9’3左右。因而取土器的管
靴刃口角度以不大于 !’;为宜。
为解决管靴内壁对土样的压密扰动，管靴的形

式可适当改进为如图 ( 的形式。

图 (" 改进后的管靴形式

" " 使用这种形式的管靴，可明显地看出土样的扰
动会相应地减少。从原来的长圆筒状摩擦改为线型

摩擦（!型）或尽量减小摩擦面积（"型），使土样在
进入取土筒的过程中，尽可能地减小阻力。用这种

形式的管靴，在一般粘性土层中取样效果良好。因

土样在进入取土筒后，由于土样的受力状态发生变

化，土样本身或多或少地要产生膨胀，增加了与取土

筒内壁的摩擦力，从而就可避免掉样现象的发生。

"# 结语
取土器虽小，它在工程勘察中所起的作用却不

小，目前尚无专门文献对其进行定性和定量研究。

但在实际施工过程中，针对不同的地质情况，如果能

选定合适的取土器，对提高土样的采取率和采取质

量，确实大有裨益。近 + 年来，我集团公司下属 * 家
勘察公司狠把技术关、质量关，工勘项目优良率都超

过了 &)3，且呈逐年上升的趋势，受到了设计和用
户单位的普遍好评

,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,
。
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此，在卡盘的设计计算中，采用卡盘强力起拔的工况

做受力分析设计是比较安全的。
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