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《机械设计基础》作为高等职业院校中机械类和近机类专业的核心课程之一，对学生职业技能的培养起到了关键性的作用。因此，每个机械类和近机类专业的学生都应该学好这门课程。

《机械设计基础》是根据高等职业教育机械设计基础课程教学基本要求，结合编者多年的高等职业教育教学实践经验编写而成的。本教材具有以下几个鲜明的特点：

1.本教材在内容上，既涵盖了国家教学大纲中所要求的全部知识点，又对其中的重点知识进行了详尽地叙述，同时还适当增加了一些选学内容，如多杆机构、圆弧齿轮传动和非圆齿轮传动等。

2.本教材在对相关理论知识进行阐述时，配有大量的实体模型图例，以便学生能更直观地理解书中所述知识点。

3.全书采用了最新的国家标准，积极推进最新标准的实施。

4.为适应现代教育技术的发展，我们为使用本教材教学的教师，提供了“机械设计基础多媒体教学系统”，该系统内有本书各章节的教案、各知识点动画、视频、仿真模型等多媒体资源（素材资源比教材要多，供不同专业选用），教师可以借助该系统迅速快捷地组织自己的电子教案并在教学活动中使用，为教师采用现代教育技术组织教学提供了广阔的平台。

5.和本书配套的还有“机械设计基础试题库系统”和“机械设计基础自测学习系统”数字化教学资源。在试题库中，提供有单项选择、多项选择、填空、判断正误、作图等多种类型试题近1200多道，可根据用户提供的难度系数自动或手动生成试卷，自动生成试卷答案，试卷和答案以Word文档形式输出，可编辑修改。在自测系统中，学生可以自选题测试，或自动组卷测试，系统能够自动判断正误，给出测试成绩。使用本教材的学校可以免费得到出版社赠送的试题库系统和自测学习系统。
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 章　绪论


【本章导读】


机械设计是根据机械的使用要求对其工作原理、结构、运动方式，零件的材料、几何形状等进行构思、分析和计算并将其转化为具体的描述以作为制造依据的工作过程。机械设计是机械工程的重要组成部分，是机械生产的第一步，是决定机械性能的最主要的因素。

1.1　本课程的研究对象

在学习本课程之前，我们首先要了解一些基础知识，如机器、机构、机械、零件、部件和构件等，这些基础知识也是本课程的研究对象。

1.1.1　引言

人类在长期的生产和生活实践中创造和发展了机械，其目的是为了减轻或替代人的劳动，提高生产率。在我国，机械的创造、发展及其使用有着悠久的历史。三千年前出现了简单的纺织机，两千年前已将绳轮、凸轮、连杆机构等用于生产中。汉代以后的指南车及记里鼓车中利用了齿轮和齿轮系传动。

据《后汉书·杜诗传》记载，公元31年，东汉劳动人民已发明用水排以鼓风炼铁。图1-1所示的水排是利用水轮带动皮囊鼓风的机械装置，其工作原理是利用流水推动水轮带动大小绳轮转动，小绳轮上有一偏杆拉动连杆机构，使小绳轮每转一圈拉动一次风箱鼓风。这是机械工程史上的重要创造，比欧洲类似机械早约1200年。

东汉张衡将杆机构巧妙地使用在人类第一台地震仪上，根据地动仪内部机构的推测图（参见图1-2），它的原理是某一方向发生地震时，使都柱（龙机）向该方向倾斜，带动杆件机构，迫使这个方位的龙口大张，吐出小铜丸，掉进蟾蜍的嘴里，这样就能自动预报地震发生的方向。


图1-1　水排以鼓风炼铁




图1-2　候风地动仪内部推测图



1.1.2　机器、机构与机械

机器、机构与机械之间既有联系，又有区别，下面我们进行一一讲解。

1.机器

在人们的生产和生活中广泛地使用着各种类型的机器，如内燃机、机床、汽车、火车、发电机、洗衣机等。为了加深对机器的理解，先以图1-3所示的单缸内燃机为例进行分析。


图1-3　单缸内燃机结构原理图



内燃机是由机架（缸体）1、曲轴2、连杆3、活塞4、进气阀5、排气阀6、推杆7、凸轮8、齿轮9和10等组成。活塞、连杆、曲轴和缸体组成主体部分，燃气推动活塞作往复移动，经连杆转变为曲轴的连续转动；凸轮、进排气阀推杆和缸体组成进排气的控制部分，凸轮转动，推动气阀按时启闭，分别控制进气和排气；曲轴上的齿轮和凸轮轴上的齿轮与缸体组成传动部分，曲轴转动，通过齿轮将运动传给凸轮轴。上述三部分共同将热能转换为曲轴的机械能。

由上述实例分析及日常生活中所见到的其他机器可以看出：机器是执行机械运动的装置，用来转换或传递能量、物料、信息。按照工作类型的不同，机器可以分为动力机器、工作机器和信息机器等三类。

由上述实例还可看出，在内燃机中，活塞、连杆、曲轴和缸体（连同机架）组合起来，将活塞的往复移动变成曲轴的连续转动；凸轮、进排气推杆和机架的组合，可将凸轮的连续转动变为进排气阀推杆的往复移动。

此外，尽管机器种类繁多，形状各异，但就其功能而言，一般的机器主要由五个部分组成，如图1-4所示。


图1-4　机器的组成



2.机构

由若干构件采用一定方式连接，其中一个构件为机架，用来传递力、运动或转换运动形式的系统，称为机构。大多数机器都由若干基本机构组成，如内燃机的主体部分是曲柄滑块机构，进排气控制部分是凸轮机构，传动部分是齿轮机构。

机构与机器的区别为：机构是一个构件系统，而机器除构件系统外还包含电气、液压等其他装置；机构只用于传递运动和力，实现预期的机械运动，而机器除传递运动和力外，还具备传递和变换能量、物料和信息的功能。机构与机器的联系为：机器是由几个机构组成的系统，最简单的机器只有一个机构。

3.机械

从运动的观点来看，机器与机构之间并没有区别。因此，习惯上将机器和机构统称为机械。

1.1.3　零件、部件和构件

从制造角度看，若干个零件组成了机构，若干个机构组成了机器，因此零件是机器的制造单元，是机器的基本组成要素。

1.零件

概括地讲机械零件可分为通用零件和专用零件两大类。

　通用零件
 ：在各种机械中经常使用的零件，如螺母、螺栓、齿轮、轴、键、弹簧等。

　专用零件
 ：仅在某些类型的机械设备中使用的零件，如内燃机中的曲轴，起重机中的吊钩等。

2.部件

部件是指由一组协同工作的零件组成的独立制造装配的组合件，它是机械中的装配单元，如减速器、离合器等。

3.构件

从机械实现预期运动和功能角度看，机构中形成相对运动的各个运动单元称为构件。构件可以是由单一的零件，也可以是由若干零件组成的运动单元。如图1-5所示的内燃机连杆是由连杆体1、轴套2、连杆头3、螺栓4、定位销5、轴瓦6等组成，其一端与活塞相连，另一端与曲轴相配合。


图1-5　内燃机连杆



组成机构的构件按运动性质可分为原动件、从动件和机架三类。

　原动件
 ：又称主动件，是指运动规律已知的活动构件。它的运动是由外界输入的，可以按照给定的运动规律作独立的运动。

　从动件
 ：构件中除原动件以外，随原动件运动而运动的可动构件。

　机架
 ：是指构件中固定不动的构件，用于支撑运动构件。一个机构中有且只有一个机架。

1.2　本课程的内容和学习方法

1.2.1　本课程的内容

机器由若干机构及零部件组成，机器的功能指标取决于机构类型及零部件的工作能力。为此，本课程内容在简要介绍有关整部机器设计的基本知识的基础上，重点讨论常用机构的运动规律、设计准则、设计计算等基本知识；重点讨论通用机械零件在一般工作条件下的结构特点、设计准则及设计计算等问题。

本课程的主要内容包括以下几点：

① 绪论部分———本课程的研究对象、机械设计的基本要求及一般过程、机械零件设计的基本要求及一般过程等。

② 常用机构部分———平面连杆机构、凸轮机构和间歇机构等。

③ 传动部分———带传动、链传动和齿轮传动等。

④ 连接部分———螺纹连接、键和销连接等。

⑤ 轴系部分———轴、滚动轴承、滑动轴承、联轴器和离合器等。

⑥ 其他部分———减速器等。

1.2.2　本课程的学习方法

本课程综合运用了工程力学、金属工艺学、机械制图、公差配合等先修基础课程知识，解决常用机构及通用零部件的设计问题，较之以往的先修课程更接近工程实际，因此学生在学习本课程时必须在学习方法上有所改变。

① 学习课程时要理论联系实际，多注意观察各种机械设备，掌握各种机构、零部件的基本原理和结构。

② 与之前学习的系统性很强的基础课程相比，这门课程每章之间关系不大，但实际上最终研究的目标只有一个，即设计出能应用的机构和零件等。且本课程各部分内容都是按照结构特点、强度计算和维护使用的顺序介绍的，有其自身的系统性，学习时应注意这些特点。

③ 由于实践中所发生的问题很复杂，很难用纯理论的方法来解决，因此本书中常常会出现经验公式、参数以及简化计算等，进而使计算步骤和计算结构不像基础课那样具有唯一性。

1.3　机械设计的基本要求及一般过程

1.3.1　机械设计的基本要求

任何机械产品都始于设计，设计质量的高低直接关系到产品的功能和质量，关系到产品的成本和价格。由此可见，机械设计在产品开发中所起的关键作用。为此，要在设计中合理确定机械系统功能，增强可靠性，提高经济性，确保安全性。机械产品设计应满足以下几方面的基本要求。

1.实现预定功能

设计的机器应能实现预定功能，并在规定的工作条件下、规定的工作期限内正常运转。为此，必须正确选择机器的工作原理、机构的类型和机械传动方案，合理设计零件，满足强度、刚度、耐磨性等方面的要求。

2.满足可靠性要求

机械产品的可靠性是由组成机械的零、部件的可靠性保证的。只有零、部件的可靠性高，才能使系统的可靠性高。机械系统的零、部件越多，其可靠度越低。为此，要尽量减少机械系统的零件数目，并对系统可靠性有关键影响的零件，必须保证其必要的可靠性。

3.符合经济合理性要求

机器的经济性是一个综合指标，体现在设计、制造、使用的全过程中。在设计制造方面要求成本要低，生产率和生产效率要高，在使用维修方面要求机械耗能、管理及维护费用要低。

4.确保安全性要求

要有各种保险装置以消除由于误操作而引起的危险，避免人身及设备事故的发生。

5.推行标准化要求

设计的机械产品规格、参数应符合国家标准，零部件应最大限度的与同类产品互换通用，产品应成系列发展，推行标准化、系列化、通用化，提高标准化程度和水平。

6.体现工艺造型美观要求

注重产品的工艺造型设计，不仅要功能强、价格低，而且外型美观、实用，使产品在市场上具有竞争力。

1.3.2　机械设计的一般过程

机械设计是一项创造性工作，需要考虑的因素较多，解答的方案也不止一个。下面简要介绍机械产品设计的一般过程。

1.产品规划

通常，设计者在深入调查研究的基础上，根据社会、市场的需求确定所设计机器的功能范围和性能指标；根据现有的技术、资料及研究成果分析其实现的可能性，明确设计中要解决的关键性问题；拟定设计工作计划和设计任务书。

2.方案设计

按照设计任务书的要求，了解分析同类机械产品的设计、生产和使用情况以及制造厂的生产水平；在功能分析的基础上，提出可采取的实现功能的方案；拟定机器的组成、总体布置；确定有关的机构和传动方式。

这一阶段往往需要制定多种方案进行比较，进行技术经济评价和可行性分析，从中选出最优方案。

3.技术设计

技术设计是机器设计的核心。在技术设计过程中，要完成各种设计计算，校核计算，绘制总装配图、部件装配图和零件工作图。

4.技术文件编制

在完成技术设计之后，应编制用于说明产品性能、设计、制造、操作使用、维护或其他所有与产品相关的技术文件。该技术文件主要包括设计说明书、使用说明书、零件明细表、标准件汇总表、产品验收条件等。

5.定型产品设计

在经过试验、实验和鉴定，并对设计做出必要修改后，可以进行小批量的试生产。通过实际工况下的使用，将所取得的使用数据和用户意见反馈回来，再进一步修改设计，即定型产品设计，然后正式投产。

实际上机械设计的各个阶段是相互联系的，在某一个阶段发现问题后，必须反馈回到前面的有关阶段进行修改。因此，机械设计的过程是一个不断修改、不断完善，逐渐接近最优效果的过程。

1.4　机械零件设计的基本要求及一般方法

1.4.1　机械零件设计的基本要求

设计零件时应满足的基本要求是从设计机器的要求中提出来的，一般概括为以下两点：

（1）使用要求

设计的零件应在预定的使用寿命周期内按规定的工作条件可靠地工作。

（2）经济性要求

经济性要求贯穿于零件设计的全过程，零件成本低廉，关键要注意以下几点：

　在满足强度条件时，合理选择材料；

　合理确定精度等级；

　赋予零件良好的工艺性，降低装配费用；

　尽可能采用标准化的零、部件。

1.4.2　机械零件设计的一般方法

通用机械零件设计的一般方法可概括为：

① 根据零件的功能及使用要求，选择零件类型并拟定计算简图；

② 分析零件的受力状况，考虑各种因素对载荷的影响，确定计算载荷；

③ 根据零件的工作条件，合理选择材料及热处理方法，并确定许用应力；

④ 分析零件可能的失效形式，确定设计准则，确定零件的基本尺寸；

⑤ 确定零件的主要参数和几何尺寸，确定零件结构；

⑥ 绘制零件工作图，拟定技术要求。

上述设计步骤，对于不同的零件和工作条件，可以有所不同。另外，在设计过程中有些步骤是相互交错，反复进行的。

本章小结

① 机器是执行机械运动的装置，用来转换或传递能量、物料、信息。就其功能而言，一般的机器主要由控制部分、动力部分、传动部分、执行部分和支承及辅助部分。

② 机构是由若干构件采用一定方式连接，其中一个构件为机架，用来传递力、运动或转换运动形式的系统。

机器与机构的区别为：机器是由各种机构组成的，可以完成能量的转换或做有用功；而机构仅仅是起着运动的传递和运动形式的转换作用。

③ 零件和构件的最大区别：零件是从加工角度来考虑的，一次能够加工出的单元就是零件，而构件是从运动单元来考虑的，它可以是单一的零件，也可以是由几个零件连接而成，一块运动（移动、转动）的单元体就是构件。

思考题及练习题

1.1　什么是机构？什么是机器？什么是机械？各举例说明。

1.2　通用零件和专用零件有何区别？

1.3　指出下列机器的原动机、传动部分、执行部分和控制部分：① 汽车；② 自行车；③ 缝纫机。

1.4　构件与部件都可以是由若干个零件组成，故构件和部件是一样的，这种说法对吗？

1.5　自行车前轮是一个构件吗？如果是一个构件，它是由一个零件组成的吗？
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 章　平面机构的结构分析


【本章导读】


为了传递运动和力，机构中各构件之间必须以一定的方式连接起来，并且具有确定的相对运动。显然，不能产生相对运动或无规则运动的构件组合都不能成为机构。如果组成机构的所有构件都在同一个平面或相互平行的平面内运动，则称为平面机构，否则称为空间机构。目前，工程中常见的机构大多属于平面机构，故本章仅讨论平面机构。

2.1　运动副

平面机构中每个构件都不是自由构件，而是以一定的方式与其他构件组成可动连接，这种使两构件直接接触并能产生确定相对运动的连接称为运动副。根据组成运动副两构件之间的接触特性，运动副可分为低副和高副。

2.1.1　低副

两构件以面接触组成的运动副称为低副。根据它们之间的相对运动是转动还是移动，运动副又可分为转动副和移动副。

1.转动副

转动副是指组成运动副的两构件之间只能绕某一轴线作相对转动的运动副。通常转动副的具体形式是用铰链连接，即由圆柱销和销孔构成转动副，如图2-1所示。

2.移动副

移动副是指组成运动副的两构件只能作相对直线移动的运动副，如图2-2所示。图2-3所示为装载机铲斗上的实际低副。


图2-1　转动副




图2-2　移动副



2.1.2　高副

两构件以点或线接触组成的运动副称为高副。如图2-4所示，构件1与构件2组成的高副中，构件1无法沿公法线n-n
 方向移动，而构件1相对于构件2则可沿接触点A的切线t-t
 方向移动，同时还可绕A
 点转动。

此外，常用的运动副还有球面副、螺旋副等，如图2-5和图2-6所示，它们都属于空间运动副，即两构件的相对运动为空间运动。


图2-3　实际低副




图2-4　高副

（a）齿轮副（b）凸轮副




图2-5　球面副




图2-6　螺旋副



2.2　平面机构的运动简图

2.2.1　平面机构简图和运动简图

机构简图是用特定的构件和运动副符号表示机构的一种简化示意图，仅表示机构运动传递情况和结构特征。由于机构的实际运动与机构中运动副的性质（低副或高副等）、运动副的数目及相对位置（转动副中心、移动副的中心线、高副接触点的位置等）、构件的数目等有关，因此常需要按一定的长度比例尺用规定的简化画法表示构件和运动副，这样绘制的图形称为机构运动简图。机构运动简图保持了其实际机构的运动特征，简明地表达了实际机构的运动情况，如图2-9（b）所示。

2.2.2　运动副和构件的表示方法

1.运动副的表示方法

机构运动简图中运动副表示方法如图2-7所示。其中，图2-7（a）表示由两个可动构件组成的转动副；图2-7（b）和图2-7（c）表示两个构件中有一个构件是固定的转动副，画有斜线的构件代表固定构件；图2-7（d）至图2-7（i）表示两个构件组成的移动副；图2-7（j）表示两个构件组成的高副，画高副简图时应画出两构件接触处的曲线轮廓。


图2-7　运动副表示方法



2.构件的表示方法

机构运动简图中构件表示方法如图2-8所示。其中，图2-8（a）为具有两个转动副的构件；图2-8（b）为具有一个转动副和一个移动副的构件；图2-8（c）为具有3个转动副的构件；图2-8（d）为3个转动副的中心均在一条直线上。


图2-8　构件表示方法



常见的机构运动简图如表2-1所示，机构运动简图的符号规定见GB/T4460-1984。


表2-1　机构运动简图常用符号




续表2-1



2.2.3　机构运动简图的绘制

绘制平面机构运动简图时，可按照以下步骤进行。

① 分析机构的组成和运动情况：首先确定机构中的机架、主动件和从动件；然后从主动件开始，沿着运动传递的顺序分析运动的传递情况，最后确定出机构中构件的数目。

② 确定运动副的类型和数量：从主动件开始，按照运动的传递顺序分析各构件之间相对运动的性质，确定运动副的类型。

③ 选择投影面：为了能清楚地表明各构件间的相对运动关系，通常选择平行于机构中多数构件所在的运动平面为投影面。

④ 选择瞬时位置：选择能充分反映机构运动特性的瞬时位置，若瞬时位置选择不当，则会出现构件间相互重叠和交叉。

⑤ 选择适当的比例绘图：首先根据构件的实际尺寸和图纸大小确定适当的长度比例尺μl
 ，然后按照各运动副间的距离和相对位置，用规定的线条和符号即可绘制出机构的运动简图。其中



【例2-1】绘制图2-9所示单缸内燃机的机构运动简图。

【解】① 分析机构结构：内燃机由连杆机构、齿轮机构和凸轮机构组成。气缸体1作为机架是固定件，活塞4是主动件，其余构件都是从动件。

② 各构件间连接方式：活塞4与连杆3、连杆3与曲轴2、曲轴2与机架1、凸轮8与机架1之间均为相对转动，构成转动副。活塞4与机架1、进排气阀推杆7与机架1之间为相对移动，构成移动副。齿轮9与齿轮10、凸轮8与进排气阀推杆7顶端之间为线和点接触，构成高副。

③ 合理选择投影面和瞬时位置：图2-9（a）能清楚表达各构件间的运动关系和运动特性的瞬时位置，所以选择此平面作为投影面，并选择此位置为瞬时位置。

④ 选择比例尺：比例尺应根据构件的实际长度和图纸大小来确定。

⑤ 绘制机构运动简图：先从主动件开始画出移动副的导路中心线及曲轴与机架构成转动副的位置，然后根据构件的尺寸和各运动副的位置，按选定的比例尺，用构件和运动副的规定符号，绘出机构运动简图，如图2-9（b）所示。


图2-9　单缸内燃机



2.3　平面机构的自由度

如前所述，机构的各构件之间应具有确定的相对运动。为了使组合起来的构件能产生确定的相对运动，有必要探讨机构的自由度及机构具有确定运动的条件。

2.3.1　自由度和约束

在直角坐标系中，一个处于空间自由状态的刚体（构件），具有6个独立运动的参数，即沿三个坐标轴的移动和绕三个坐标轴的转动。而对于一个作平面运动的构件而言，仅有3个独立运动的参数，即沿x
 轴、y
 轴的移动和绕垂直于xoy
 平面的轴转动，如图2-10所示。我们把构件相对于参考系具有的独立运动参数的数目称为构件的自由度。


图2-10　构件自由度



两个构件通过运动副连接以后，相对运动受到限制，即减少了自由度。运动副限制构件独立运动的作用称为约束。

2.3.2　平面机构自由度的计算

如果一个平面机构中包含有n
 个可动构件（机架为参考坐标系是相对固定的，因而不是可动构件），未用运动副连接之前，这些可动构件的自由度总数应为3n
 。若用运动副连接之后，由于在平面机构中每个平面低副（如转动副、移动副等）引入两个约束，使构件失去两个自由度；而每个平面高副（如齿轮副、凸轮副等）引入一个约束，使构件失去一个自由度。因此若机构中有P
 L
 个低副和P
 H
 个高副，则所有运动副引入的约束数为2P
 L
 +P
 H
 。于是可得，机构自由度F
 应为：



2.3.3　平面机构具有确定运动的条件

如图2-11（a）所示平面三杆构件组合体中，其自由度为F
 =3n
 -2P
 L
 -P
 H
 =3×2-2×3-0=0，这表明各构件间无相对运动，因此它是一个刚性桁架，而不是机构。

如图2-11（b）所示平面四杆构件组合体中，其自由度为F
 =3n
 -2P
 L
 -P
 H
 =3×3-2×5-0=-1，这表明各构件间无相对运动，因此它是一个超静定桁架，也不是机构。


图2-11　平面三杆和平面四杆构件组合体



由以上分析可知，机构具有确定运动的首要条件是机构的自由度必须大于零。但自由度大于零的条件只表明机构能运动，并不能说明机构运动是否确定。

如图2-12（a）所示五杆铰链构件组合体，其自由度为F
 =3n
 -2P
 L
 -P
 H
 =3×4-2×5-0=2，该机构中只有一个主动件，当构件1绕A
 点均匀转动且处于AB
 位置时，构件2、3、4可处于不同的位置（参见图2-12（a）标出的两个位置），即这三个构件的运动不确定。但若给定两个主动件，如构件1和构件4分别绕点A
 和点E
 转动，则构件2和构件3的运动就能完全确定，如图2-12（b）所示。


图2-12　五杆铰链构件组合体




综上所述，机构具有确定相对运动的条件为：①F
 ＞0；②F等于机构中原动件的个数。


【例2-2】试计算图2-9所示内燃机机构的自由度，并判断机构的运动是否确定。

【解】由前分析可知，内燃机机构有5个可动构件，6个低副（其中有2个移动副、4个转动副），2个高副。即n
 =5，P
 L
 =6，P
 H
 =2。所以，该机构的自由度为：


F
 =3n
 -2P
 L
 -P
 H
 =3×5-2×6-2=1

由于机构的自由度大于0，且原动件个数等于机构自由度数，因此该机构具有确定的运动。

【例2-3】试计算图2-13所示装载机机构的自由度，并判断机构的运动是否确定。

【解】推土机机构有8个可动构件，11个低副（其中有2个移动副、9个转动副），即n
 =8，P
 L
 =11，所以，该机构的自由度为：


F
 =3n
 -2P
 L
 -P
 H
 =3×8-2×11-0=2

由于此机构有两个原动件（活塞杆5和7），且原动件个数等于机构自由度数，因此机构的运动确定。


图2-13　装载机



2.3.4　计算平面机构的自由度应注意的几个问题

应用式（2-1）计算平面机构自由度时，应注意以下几点：

1.复合铰链

两个以上的构件在一处组成的转动副，称为复合铰链。如图2-14（a）所示，构件1与构件2、3组成两个转动副。图2-14（b）为复合铰链的机构简图。3个构件组成的复合铰链包含2个转动副，若由k
 个构件在同一处构成复合铰链时，就构成k
 -1个共线转动副。


图2-14　复合铰链

（a）结构示意图（b）机构简图



【例2-4】图2-15所示为惯性筛的机构简图，试计算该机构的自由度。

【解】该机构中，n
 =5，P
 L
 =7（6个转动副，1个移动副，C
 处为复合铰链），P
 H
 =0，所以该机构的自由度为：


F
 =3n
 -2P
 L
 -P
 H
 =3×5-2×7-0=1


图2-15　惯性筛机构



2.局部自由度

机构中不影响其输出与输入运动关系的个别构件的独立运动自由度，称为机构的局部自由度。在计算机构自由度时，局部自由度除去不计。如图2-16（a）所示凸轮机构中，为减少高副接触处的磨损，在从动件2上安装一个滚子3，使其与凸轮1的轮廓线滚动接触。显然，滚子绕其自身轴线的转动与否并不影响凸轮与从动件间的相对运动，因此滚子绕其自身轴线的转动为机构的局部自由度。

在计算机构的自由度时应预先将转动副C
 和构件3除去不计，如图2-16（b）所示，设想将滚子3与从动件2固连在一起，作为一个构件来考虑。此时该机构中，n
 =2，P
 L
 =2，P
 H
 =1。其机构的自由度为：


F
 =3n
 -2P
 L
 -P
 H
 =3×2-2×2-1=1

即此凸轮机构只有一个自由度，是符合实际情况的。


图2-16　局部自由度



3.虚约束

在机构中与其他约束重复而不起限制运动作用的约束称为虚约束。在计算机构自由度时，应当除去不计。

【例2-5】如图2-17所示为机车车轮联动机构，L
 AB
 =L
 CD
 =L
 EF
 ，L
 BC
 =L
 AD
 ，L
 CE
 =L
 DF
 。在此机构中n
 =4，P
 L
 =6，P
 H
 =0，所以其机构自由度为


F
 =3n
 -2P
 L
 -P
 H
 =3×4-2×6-0=0


图2-17　机车车轮联动机构



这表明该机构不能运动，显然与实际情况不符。进一步分析可知，机构中的运动轨迹有重叠现象。因为如果去掉构件4（转动副E
 ，F
 也不再存在），当原动件1转动时，构件2上E
 点的轨迹是不变的。因此，构件4及转动副E
 、F
 是否存在对整个机构的运动并无影响，是多余约束或重复约束，即虚约束。因此，在计算机构自由度时应除去构件4和转动副E
 、F
 。此时机构中n
 =3，P
 L
 =4，P
 H
 =0，则该机构的自由度为：


F
 =3n
 -2P
 L
 -P
 H
 =3×3-2×4-0=1

此结果与实际情况相符。

由此可知，当机构中存在虚约束时，其消除办法是将含有虚约束的构件及其组成的运动副去掉。平面机构的虚约束常出现于下列情况中：

① 被连接件上点的轨迹与机构上连接点的轨迹重合时，这种连接将出现虚约束，如图2-17所示。

② 两个构件组成多个移动副其导路互相平行（或重合）时，只有一个移动副起约束作用，其余都是虚约束，如图2-18所示。


图2-18　导路相互平行或重合的虚约束

（a）导路平行虚约束（b）导路重合虚约束



③ 两个构件组成多个转动副其轴线重合时，只有一个转动副起约束作用，其余都是虚约束。例如一根轴上安装多个轴承，如图2-19所示。

④ 机构中对运动不起限制作用的对称部分，如图2-20所示齿轮系，只需要一个齿轮2便可传递运动，为了提高承载能力并使机构受力均匀，图中采用了3个完全相同的行星轮对称布置。


图2-19　转动轴线重合虚约束




图2-20　结构对称虚约束



虚约束对机构运动虽然不起作用，但可以增加构件的刚性，改善受力情况，因而机构中经常出现虚约束。

【例2-6】计算图2-21所示大筛机构的自由度。

【解】图中滚子有局部自由度。E
 和E
 ′为两构件组成的导路平行移动副，其中一个为虚约束。C
 处为复合铰链。消除局部自由度、去掉虚约束后，机构中n
 =7，P
 L
 =9，P
 H
 =1，则机构自由度为：


F
 =3n
 -2P
 L
 -P
 H
 =3×7-2×9-1×1=2

此机构具有两个自由度，有两个主动构件（构件1和2）。


图2-21　大筛机构



本章小结

1.本章基本要求

① 学会绘制平面机构的运动简图。读懂常用机构的运动简图，并能根据实际机构或机构结构图绘制机构运动简图。

② 掌握运动副的概念和运动副的分类方法，掌握计算平面机构自由度的方法，会识别机构中的复合铰链、局部自由度和虚约束，并能进行机构自由度计算。

2.重点内容学习提示

① 自由度是单个无连接的构件所固有的，机构中的构件通常都要相互连接，只要有连接就有运动的相互限制，这种限制就是约束。运动副指的是连接的构件要直接连接，同时相互间必须有确定的相对运动。

② 低副是面接触的连接，连接后构件只剩下一个自由度；高副是点、线连接，只能限制接触点或接触线处的公法线方向的运动，即在公法线方向上不能有相对运动，连接后构件还有两个自由度。

③ 绘制平面机构运动简图的关键在于选取合适的观察角度，以保证各构件之间不相互重叠。

④ 平面机构自由度计算的关键，在于判断是否有复合铰链、局部自由度和虚约束。其中，复合铰链比较简单，注意观察即可；局部自由度主要指凸轮有无滚子；比较难判断的是虚约束的几种情况，通常有虚约束时会给一些特殊条件。采用虚约束主要是考虑受力问题，而机构自由度计算主要是考虑运动问题。

思考题及练习题

2.1　什么是低副？什么是高副？明确低副和高副的区别。

2.2　两构件构成运动副的主要特征是什么？

2.3　什么是机构运动简图？平面机构运动简图如何绘制？

2.4　何谓机构的自由度？计算机构自由度时应注意哪些事项？

2.5　运动副是连结，连结也是运动副。这种说法对吗？

2.6　下列可动连接中，（　）是高副？

A.内燃机的曲轴与连杆的连接

B.缝纫机的针杆与机头的连接

C.车床拖板与床面的连接

D.火车车轮与铁轨的接触

2.7　计算图2-22所示机构的自由度，并指出特殊情况：




图2-22　习题2.7图



2.8　如图2-23所示为一机构初拟方案，由凸轮4带动摆杆3，使构件2作上下运动。试通过计算自由度分析该运动能否实现。若不能实现，请设计其改进方案。


图2-23　习题2.8图
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 章　平面连杆机构


【本章导读】


平面连杆机构是一种应用极为广泛的机构，在各行各业以及日常生活的机械设备中经常见到。简单的平面连杆机构是平面四杆机构，它是组成多杆机构的基础。在平面四杆机构中，又以铰链四杆机构为基本形式。其他形式均可以由铰链四杆机构演化而来。因此，本章将以铰链四杆机构为主要研究对象，讨论平面四杆机构的运动特性和设计方法。

3.1　平面连杆机构的特点

由若干个构件通过低副连接，且所有构件在相互平行平面内运动的机构称为平面连杆机构。由四个构件通过低副连接而构成的平面连杆机构，称为平面四杆机构。它是平面连杆机构中最常见的形式，也是组成多杆机构的基础。

平面连杆机构广泛应用于各种机械和仪表中，其主要优点有：

　由于组成运动副的两构件之间为面接触，因而承受的压强小，便于润滑，磨损较轻，可以承受较大的载荷；

　构件形状简单，加工方便，工作可靠；

　在主动件等速连续运动的条件下，当各构件的相对长度不同时，从动件实现多种形式的运动，满足多种运动规律的要求。

平面连杆机构的主要缺点有：

　低副中存在间隙会引起运动误差，设计计算比较复杂，不易实现精确、复杂的运动规律；

　连杆机构运动时产生的惯性力也不适用于高速的场合，因而在应用上受到了一定的限制。

平面连杆机构的类型很多，构件的形状多数呈杆状，其中最常用的是由四个杆组成的平面四杆机构。在平面四杆机构中，又以铰链四杆机构为基本形式。

3.2　铰链四杆机构的基本类型及曲柄存在的条件

3.2.1　铰链四杆机构的基本类型及应用

当四杆机构各构件之间以转动副连接时，称该机构为铰链四杆机构。图3-1所示的铰链四杆机构中，固定不动的杆4称为机架，与机架相连的杆1与杆3，称为连架杆；其中能相对机架作整周回转的连架杆称为曲柄，仅能在某一角度范围内作往复摆动的连架杆称为摇杆；连接两连架杆的杆2称为连杆，连杆2通常作平面复合运动。

根据连架杆运动形式的不同，铰链四杆机构可分为曲柄摇杆机构、双曲柄机构、双摇杆机构三种基本类型。

1.曲柄摇杆机构

具有一个曲柄，一个摇杆的铰链四杆机构，称为曲柄摇杆机构（参见图3-1）。

在曲柄摇杆机构中，取曲柄1为主动件时，可将曲柄的连续等速转动经连杆2转换为从动件摇杆3的变速往复摆动。图3-2所示的送料机构即为两个完全相同的曲柄摇杆机构组合而成。


图3-1　铰链四杆机构




图3-2　送料机构



取摇杆3为主动件时，可将摇杆的不等速往复摆动经连杆2转换为从动件曲柄1的连续旋转运动。图3-3所示为缝纫机踏板机构的简图。当脚踏动踏板3（相当于摇杆）使其作往复摆动时，通过连杆2带动曲轴1（相当于曲柄）作连续旋转运动，使缝纫机进行缝纫工作。

2.双曲柄机构

具有两个曲柄的铰链四杆机构，称为双曲柄机构（参见图3-4）。


图3-3　缝纫机踏板机构




图3-4　双曲柄机构



在双曲柄机构中，两曲柄可分别为主动件。若曲柄1为主动件，当曲柄1由AB
 转180°至AB
 ′时，从动件曲柄3由CD
 转至C
 ′D
 ，转角为φ1
 ；当主动曲柄继续再转180°由AB
 ′转回至AB
 时，从动曲柄也由C
 ′D
 转回至CD
 ，转角为φ2
 ，显然φ1
 ＞φ2。这表明主动曲柄匀速旋转一圈，从动曲柄变速旋转一圈。在图3-5所示的惯性筛中，ABCD
 为双曲柄机构。当曲柄1作等角速度转动时，曲柄3作变角速转动，通过连杆2使筛体产生变速直线运动，筛面上的物料由于惯性来回抖动，从而达到筛分物料的目的。

双曲柄机构中，常见的还有平行四边形机构和逆平行四边形机构。

（1）平行四边形机构

平行四边形机构如图3-6所示，两曲柄长度相等，且连杆与机架的长度也相等，呈平行四边形。平行四边形机构的运动特点是：当主动曲柄1作等速转动时，从动曲柄3会以相同的角速度沿同一方向转动，连杆2则作平行移动。图3-7所示的机车车轮联动机构就是平行四边形机构的应用实例，它保证了机车车轮运动完全相同。


图3-5　惯性筛




图3-6　平行四边形机构




图3-7　机车车轮联动机构



（2）逆平行四边形机构

逆平行四边形机构如图3-8（a）所示，两曲柄长度相等，且连杆与机架的长度也相等但不平行。逆平行四边形机构的运动特点是：当主动曲柄1作等速转动时，从动曲柄3作变速转动，并且转动方向与主动曲柄相反。图3-8（b）所示的车门机构，采用了逆平行四边形机构，以保证与曲柄1和3固联的车门能同时开和关。


图3-8　逆平行四边形机构图及其应用

（a）逆平行四边形机构（b）车门机构



3.双摇杆机构

铰链四杆机构中，若两连架杆均为摇杆，称为双摇杆机构（参见图3-9（a））。


图3-9　双摇杆机构及门座起重机变幅机构



在双摇杆机构中，两摇杆均可作主动件。当主动摇杆1往复摆动时，通过连杆2带动从动摇杆3往复摆动。图3-9（b）所示门座起重机的变幅机构即为双摇杆机构，当主动摇杆1摆动时，从动摇杆3随之摆动，使连杆延长部分上的E
 点（吊重物处），在近似水平的直线上移动，以避免因不必要的升降而消耗能量。图3-10所示汽车前轮转向机构也是双摇杆机构，两摇杆长度相等，四杆组成一等腰梯形，车轮分别固连在两摇杆上，当推动摇杆时，前轮随之转动，使汽车顺利转弯。


图3-10　汽车前轮转向机构



3.2.2　铰链四杆机构曲柄存在的条件和基本类型的判别

铰链四杆机构三种基本形式的主要区别在于是否存在曲柄和存在几个曲柄，实质取决于各杆的相对长度以及选取哪一杆作为机架。

1.曲柄存在条件

图3-11所示为曲柄摇杆机构，AB
 为曲柄，BC
 为连杆，CD
 为摇杆，AD
 为机架，各杆长度分别为l
 1
 、l
 2
 、l
 3
 、l
 4
 。为保证曲柄能作整圈旋转，曲柄AB
 必须能顺利通过与连杆BC
 共线的两个位置AB
 1
 和AB
 2
 ，这时，机构各杆分别构成三角形△AC
 1
 D
 与△AC
 2
 D
 。


图3-11　铰链四杆机构曲柄存在的条件



在△AC
 1
 D
 中：


l
 2
 -l
 1
 +l
 4
 ≥l
 3



l
 2
 -l
 1
 +l
 3
 ≥l
 4


在△AC
 2
 D
 中：


l
 1
 +l
 2
 ≤l
 3
 +l
 4


所以



上式两两相加得



分析式（3-1）和式（3-2）可得铰链四杆机构有一个曲柄的条件为：

① 最短杆与最长杆长度之和应小于或等于其余两杆长度之和。

② 曲柄为最短杆。

由图3-11所示可知，因AB
 是曲柄能作360°旋转，所以AB
 与相邻两杆BC
 和AD
 之间的夹角β和φ可在0°～360°之间变化。根据相对运动原理，连杆BC
 和机架AD
 也可以相对曲柄作整圈旋转；而摇杆CD
 只能作小于360°的摆动。若取AB
 为机架时，BC
 杆和AD
 杆均为曲柄。由此，可得铰链四杆机构中曲柄存在的条件为：

① 最短杆与最长杆长度之和应小于或等于其余两杆长度之和。

② 连架杆与机架中至少有一个是最短杆。

2.基本类型的判别

若铰链四杆机构中，最短杆与最长杆长度之和小于或等于其余两杆长度之和时：

　最短杆是曲柄时，为曲柄摇杆机构。

　最短杆是机架时，为双曲柄机构。

　最短杆是连杆时，为双摇杆机构。

若铰链四杆机构中，最短杆与最长杆长度之和大于其余两杆长度之和时，无论取任何杆为机架，都只能得到双摇杆机构。此外，对于两边分别相等的铰链四杆机构，不论取哪个杆为机架，均存在两个曲柄，该机构为平行双曲柄机构或反向双曲柄机构。

【例3-1】如图3-12所示铰链四杆机构ABCD
 的各杆长度分别为l
 AB
 =80 mm，l
 BC
 =130 mm，l
 CD
 =100 mm，l
 DA
 =120 mm。当机构分别以AB
 、BC
 、CD
 、DA
 各杆为机架时，相应得到何种机构？

【解】由各杆长的数值可知，AB
 杆为最短杆，BC
 杆为最长杆。又因为


l
 AB
 +l
 BC
 =80+130=210mm


l
 CD
 +l
 DA
 =100+120=220mm


图3-12　例3-1用图




l
 AB
 +l
 BC
 ＜l
 CD
 +l
 DA
 ，满足杆长条件，于是可得下面的结论：

若以AB
 为机架，则得到双曲柄机构；若以BC
 为机架，则得到曲柄摇杆机构；若以CD
 为机架，则得到双摇杆机构；若以DA
 为机架，则得到曲柄摇杆机构。

3.3　铰链四杆机构的演化形式

上节介绍了铰链四杆机构的基本类型，在实际机械中，为了满足各种工作的需要还有许多形式不同的平面机构。它们在外形和构造上虽然存在较大差别，但在运动特性上却有许多相似之处。其实它们都是通过铰链四杆机构演化而来的。

3.3.1　曲柄滑块机构和偏心轮机构

图3-13（a）所示的曲柄摇杆机构中，铰链中C
 的轨迹为以D
 为圆心和l
 3
 为半径的圆弧。若l
 3
 增至无穷大，C
 点的轨迹变成直线，如图3-13（b）所示，摇杆3演化为直线运动的滑块，转动副D
 演化为移动副，机构演化为图3-13（c）所示的曲柄滑块机构。若C
 点的运动轨迹正对曲柄转动中心A
 ，称为对心曲柄滑块机构（参见图3-13（c））；若C
 点运动轨迹的延长线与曲柄回转中心A
 之间存在偏距e
 （参见图3-13（d）），称为偏置曲柄滑块机构。滑块两个极限位置之间的距离为行程，通常用H
 表示。


图3-13　曲柄滑块机构



曲柄滑块机构广泛应用于活塞式内燃机（参见图3-14）、空气压缩机、送料机构（参见图3-15）等机械中。

在曲柄滑块机构中，当曲柄较短时，往往用一个旋转中心与几何中心不相重合的偏心轮代替曲柄，称为偏心轮机构（参见图3-16）。图中构件1为偏心轮，偏心距e
 （轮的几何中心B
 点至旋转中心A
 点的距离）相当于曲柄长度。


图3-14　内燃机主机构




图3-15　送料机构




图3-16　偏心轮机构图



偏心轮机构结构简单，偏心轴的刚度和强度较大，在曲柄长度要求较短、冲击载荷较大的机械中广泛应用。例如，用于受力较大且滑块行程较小的剪床、冲床、颚式破碎机和冲压机床等设备中。

3.3.2　曲柄转动导杆机构和曲柄摆动导杆机构

曲柄转动导杆机构和曲柄摆动导杆机构可看成是改变曲柄滑块机构中的机架演化而来的。如图3-17（a）所示的曲柄滑块机构，若改取杆1为机架，即可得图3-17（b）所示的机构。其中杆4对滑块3的运动起导路作用，故称为导杆。


图3-17　曲柄滑块机构的演化



滑块3相对导杆4滑动，并随导杆4一起绕A
 点转动。当l
 1
 ≤l
 2
 时（参见图3-17（b）），杆2和导杆4均可整周回转，故称为曲柄转动导杆机构，图3-18所示为曲柄转动导杆机构的应用。

当l
 1
 ≥l
 2
 时（参见图3-19），杆2作整周回转，导杆4只能往复摆动，称为曲柄摆动导杆机构。图3-20为曲柄摆动导杆机构的应用。

3.3.3　移动导杆机构和曲柄摇块机构

1.移动导杆机构

在图3-17（a）所示的曲柄滑块机构中，若取滑块3为机架时，则演化为导杆在滑块中移动的移动导杆机构（参见图3-17（d））。图3-21所示的抽水唧筒即为其应用之一。


图3-18　插床机构




图3-19　曲柄摆动导杆机构




图3-20　牛头刨床主机构




图3-21　抽水唧筒



2.曲柄摇块机构

在图3-17（a）所示的曲柄滑块机构中，若取杆2为机架时，则演化为曲柄摇块机构（参见图3-17（c））。该机构中杆1为曲柄，绕B
 点回转时，杆4相对于滑块3滑动，并与滑块3一起绕C
 点摆动。这种机构广泛应用于摆缸式内燃机和液压驱动装置中。

例如，在图3-22所示的自卸汽车车厢自动翻转卸料机构中，当摆动式油缸3内的压力油推动活塞杆4从油缸3中伸出，车厢1绕车身2的B
 点倾转，将货物自动卸下。


图3-22　自卸汽车



3.3.4　曲柄移动导杆机构

在图3-23（a）所示的曲柄滑块机构中，若将转动副B
 扩大，可等效为图3-23（b）所示的机构。若圆弧槽mm
 的半径逐渐增加至无穷长时，则演化为图3-23（c）所示的机构。此时连杆2转化为沿直线mm
 移动的滑块2；转动副C
 则变为移动副，滑块3转化为移动导杆。曲柄滑块机构便演化为具有两个移动副的四杆机构，此机构称为曲柄移动导杆机构。由于此机构当主动件1等速回转时，从动导杆3的位移为y
 =L
 AC
 sinα，故又称正弦机构，如缝纫机引线机构（参见图3-24）和椭圆规机构等。


图3-23　曲柄移动导杆机构




图3-24　缝纫机引线机构



3.4　平面四杆机构的传动特性

平面四杆机构的传动特性有急回特性、传力特性和死点位置等。

3.4.1　急回特性

在图3-25所示的曲柄摇杆机构中，曲柄AB
 是原动件，作等角速度转动，C
 1
 D
 位置为CD
 杆的左极限位置，C
 2
 D
 为右极限位置，摇杆在两极限位置之间所夹角度称为摇杆的摆角，用φ表示。当曲柄AB
 等速顺时针从AB
 1
 转到AB
 2
 时，摇杆CD
 由C
 1
 D
 摆动到C
 2
 D
 位置时，所需时间为t
 1
 ，平均速度为，曲柄转过角度为φ1
 =1 8 0 °+θ；当曲柄A B
 等速顺时针从A B
 2
 转到A B
 1
 时，摇杆C D
 由C
 2
 D
 摆回到C
 1
 D
 位置时，所需时间为t
 2
 ，平均速度为，曲柄转过的角度为φ2
 =180°-θ。曲柄AB
 为等角速度转动，因φ1
 ＞φ2，所以t
 1
 ＞t
 2
 ，则有v
 2
 ＞v1
 。


图3-25　四杆机构的急回特性



如把进程平均速度定为v
 1
 ，空行程返回速度为v
 2
 ，则从动件摇杆CD
 往复摆动的平均速度不相等，从动件回程速度比进程速度快，这一性质称为机构的急回特性。

机构急回特性的相对程度可用行程速度变化系数K
 来表示，即在急回运动机构中，作往复运动的从动件在空回程中的平均速度与工作行程中的平均速度之比值，即



于是可得



式中：θ———极位夹角，即摇杆（从动件）在两个极限位置时，曲柄（主动件）对应所夹的锐角。

若已知行程速度变化系数K
 ，则可求得极位夹角θ，即



θ表示了急回程度的大小，θ越大，K
 值越大，机构急回的程度越高，但机构运动的平稳性就越差；θ=0，机构无急回特性。设计机构时通常给定K
 值求θ角，在一般机械中取1≤K
 ≤2。

综上所述，可得连杆机构从动件具有急回特性的条件是：

① 主动件为曲柄作等速整周转动。

② 从动件作往复运动（有极限位置）。

③ 极位夹角θ＞0。

3.4.2　传力特性

平面连杆机构不仅要保证实现预定的运动要求，而且应当运转效率高，并具有良好的传力特性。通常用压力角或传动角表明连杆机构的传力特性。

在图3-26所示的曲柄摇杆机构中，若忽略各杆的质量和转动副中摩擦力的影响，则连杆2是二力杆，主动件曲柄1通过连杆2传给从动件摇杆3的力F
 沿BC
 方向。从动件C
 点力F
 的方向与C
 点的速度v
 c
 方向间所夹的锐角α，称为压力角，压力角的余角γ称为传动角。F
 分解为两个分力F
 t
 和F
 r
 ，由图可知



式中：F
 t
 ———推动从动件CD
 运动的有效分力；


F
 r
 ———只能使铰链C
 和D
 产生径向压力。

显然，压力角α愈小，使从动件运动的有效分力F
 t
 越大，机构传动的效率也越高，所以可用压力角的大小判断机构的传力特性。


图3-26　四杆机构的压力角和传动角



为了度量方便，常用压力角α的余角γ判断机构性能。由图3-26可知，传动角γ是连杆与摇杆所夹的锐角，即γ=90°-α。α愈小或γ愈大，机构传力性能愈好；当γ过小时，机构就不能传动。机构运转过程中，压力角α和传动角γ随从动件的位置而变化。为了保证机构能正常工作，要限制工作行程的最大压力角αmax
 或最小传动角γmin
 ，一般设计时应使最小传动角γmin
 ≥40°；对于高速和大功率的传动机械，应使γmin
 ≥50°。

铰链四杆机构运转时，最小传动角γmin
 的位置，是在曲柄与机架共线的两个位置处，其值为图3-26所示中的γ″。

对于偏置曲柄滑块机构如图3-27所示，曲柄为主动件时，其传动角γ为连杆与导路垂线所夹的锐角，因此当曲柄处于与偏距方向相反的一侧且垂直导路的位置时γ取得最小值γmin
 ；对于曲柄摆动导杆机构的传动角，当曲柄BC为主动件时，因滑块对导路的作用力始终垂直于导杆，故其传动角γ恒为90°（参见图3-28），这说明曲柄摆动导杆机构具有良好的传力性能。


图3-27　偏置曲柄滑块机构最小传动角




图3-28　曲柄摆动导杆机构传动角



3.4.3　死点位置

在图3-29所示的曲柄摇杆机构中，若摇杆CD
 为主动件，曲柄AB
 为从动件时，当连杆BC
 与曲柄AB
 处于共线位置时，连杆BC
 与曲柄AB
 之间的传动角γ=0°，压力角α=90°，这时摇杆CD
 经连杆BC
 传给从动件曲柄AB
 的力通过曲柄转动中心A
 ，转动力矩为零，从动件不转，机构停顿，机构所处的这种位置称为死点位置，有时把死点位置简称死点。

机构存在死点位置是不利的，对于连续运转的机器，常采取以下措施使机构顺利地通过死点位置：

　利用从动件的惯性顺利地通过死点位置。例如，家用缝纫机的踏板机构中大带轮就相当于飞轮（参见图3-3），利用其惯性通过死点。

　采用错位排列的方式顺利地通过死点位置，如V型发动机（参见图3-30）。由于错位排列的方式使两机构死点位置互相错开，因此当一个机构处于死点位置时，另一机构不存在死点位置，可使曲轴始终获得有效力矩。


图3-29　曲柄摇杆机构的死点




图3-30　V型发动机



死点位置在传动中并非总是起消极作用。在工程实际中，不少场合也是利用死点位置来实现一定的功能。如图3-31所示的夹具，当工件5被夹紧后，四杆机构的铰链中心B
 、C
 、D
 处于同一条直线上，工件经杆1传给杆2、杆3的力通过回转中心D
 ，转动力矩为零，杆3不会转动，因此当力去掉后仍能夹紧工件。再如图3-32所示的飞机起落架机构，飞机起飞和降落时，飞机起落架处于放下机轮的位置，此时连杆BC
 与从动件AB
 处于一条直线上，机构处于死点位置，故机轮着地时产生的巨大冲击力不会使从动件反转，从而保持着支承状态。


图3-31　夹紧机构




图3-32　飞机起落架机构



3.5　图解法设计平面四杆机构

平面四杆机构设计是指根据工作要求选定机构的类型，并确定机构的几何尺寸。在设计中需主要解决以下两类问题：

① 实现给定的运动规律。例如，要求满足给定的行程速度变化系数以实现预期的急回特性、实现预设的连杆速度等。

② 实现给定的运动轨迹。例如，要求连杆上某点能沿着给定轨迹运动等。

在进行四杆机构设计时，往往还需要满足一些附加的几何条件和动力条件。通常先按运动条件来设计四杆机构，然后再检验其他条件，如检验最小传动角、检验是否满足曲柄存在的条件等。

平面四杆机构的设计方法有图解法、解析法和实验法三种。其中，图解法直观、清晰，简单易行，但精确程度稍差，因此常用于解决一些常见的较为简单的设计问题；解析法精确度较好，但计算求解复杂，适用于计算机求解；实验法和图解法有类似之处，但工作琐碎，主要用于设计运动要求比较复杂的四杆机构。设计时到底选用哪种设计方法，应根据实际条件而定。本节只介绍用图解法设计平面四杆机构。

3.5.1　按连杆位置设计四杆机构

1.给定连杆三个位置设计四杆机构

已知条件：如图3-33所示，已知连杆BC
 的长度l
 2
 及连杆的三个预定位置B
 1
 C
 1
 、B
 2
 C
 2
 、B
 3
 C
 3
 ，要求确定四杆机构的其余杆件的位置和尺寸。

分析：设计的关键是确定固定铰链A
 和D
 的位置，从而确定其他杆件的长度。由于连杆上B
 、C
 两点的轨迹分别为以A
 、D
 为圆心的圆弧，所以A
 、D
 必分别位于B
 1
 B
 2
 、B
 2
 B
 3
 、C
 1
 C
 2
 、C
 2
 C
 3
 的垂直平分线上。

其设计步骤如下：


图3-33　给定连杆三个位置设计四杆机构



① 选取适当比例尺，按连杆长度及给定位置画出B
 1
 C
 1
 、B
 2
 C
 2
 、B
 3
 C
 3
 。

② 分别连接B
 1
 和B
 2
 、B
 2
 和B
 3
 及C
 1
 和C
 2
 、C
 2
 和C
 3
 ，作B
 1
 B
 2
 和B
 2
 B
 3
 的垂直平分线b
 12
 和b
 23
 及C
 1
 C
 2
 和C
 2
 C
 3
 的垂直平分线c
 12
 和c
 23
 ，分别得交点A
 和D
 ，该两点即是两个连架杆的固定铰链中心。

③ 分别连接AB
 1
 、B
 1
 C
 1
 、C
 1
 D
 （图中的粗实线），即为所求的四杆机构。从图中量得各杆的长度再乘以比例尺，就得到实际结构的长度尺寸。

2.给定连杆的两个位置设计四杆机构

给定连杆长度l
 2
 及两个位置B
 1
 C
 1
 和B
 2
 C
 2
 时，由上述方法可知，A
 点和D
 点可在B
 1
 B
 2
 和C
 1
 C
 2
 的垂直平分线上任意选取，得到无穷多个解。在实际设计中，还需给出其他辅助条件，如限制构件转动中心A
 和D
 的位置等，此时便可得到一个确定的解。

【例3-2】设计一振实造型机的反转机构，如图3-34所示。要求反转台8位于位置Ⅰ（实线位置）时，在砂箱7内填砂造型振实；当反转台8转到位置Ⅱ（虚线位置）时起模。已知连杆BC
 长度l
 2
 =0.5 m和两个位置B
 1
 C
 1
 、B
 2
 C
 2
 ，要求A
 、D
 在同一水平线上并且AD
 =BC
 。


图3-34　给定连杆两个位置设计四杆机构



【解】① 取比例尺μl
 =0.1 m/mm，得



在给定位置画出B
 1
 C
 1
 和B
 2
 C
 2
 。

② 连接B
 1
 B
 2
 、C
 1
 C
 2
 ，作B
 1
 B
 2
 的垂直平分线b
 12
 和C
 1
 C
 2
 的垂直平分线c
 12
 。

③ 按A
 、D
 在同一水平线上，且AD
 =BC
 的要求，在b
 12
 上得A
 点，c
 12
 上得D
 点。

④ 连接AB
 1
 C
 1
 D
 即得所求四杆机构。各杆长度为


l
 1
 =μl（AB
 1
 ）=0.1×25=2.5 m，l3
 =μl（C
 1
 D
 ）=0.1×27=2.7 m

3.5.2　按给定行程速比系数设计四杆机构

设计具有急回特性的四杆机构时，通常根据实际工作需要，先确定行程速度变化系数K
 ，然后根据机构在极限位置处的几何关系，结合有关辅助条件，确定机构尺寸。

1.设计曲柄摇杆机构

已知条件：摇杆长度l
 3
 ，摆角φ和行程速度变化系数K
 。

分析：设计的关键是确定铰链中心A
 的位置，从而定出其他杆件的尺寸。

其设计步骤如下：

① 由给定的行程速度变化系数K
 ，求出极位夹角θ，即



② 取适当比例尺，任意固定铰链中心D
 的位置，根据摇杆长度l
 3
 和摆角φ，作出摇杆的两个极限位置C
 1
 D
 和C
 2
 D
 （参见图3-35）。


图3-35　曲柄摇杆机构设计



③ 于是作∠OC
 1
 C
 2
 =∠C
 1
 C
 2
 O
 =90°-θ，由三角形内角和等于180°可知，∠C
 1
 OC
 2
 =2θ。




利用圆周角等于同弧所对圆心角之半的几何原理，可知满足∠C
 1
 AC
 2
 =θ的点A
 必在以点O
 为圆心，C
 、C
 所形成圆心角∠COC
 =2θ的圆周上。



④ 以点O
 为圆心，OC
 1
 为半径作圆，在圆周上任取一点A
 （除点C
 1
 、C
 2
 、E
 、F
 ）作为曲柄铰链中心。连接AC
 1
 和AC
 2
 ，便得曲柄与连杆的两个共线位置。圆周角∠C
 1
 AC
 2
 =∠C
 1
 OC
 2
 /2=θ。

⑤ 因AC
 1
 =l
 2
 -l
 1
 ，AC
 2
 =l
 2
 +l
 1
 ，从而得曲柄长度l
 1
 =（AC
 2
 -AC
 1
 ）/2。再以点A
 为圆心，l
 1
 为半径作圆，交C
 1
 A
 的延长线于点B
 1
 ，交C
 2
 A
 于点B
 2
 ，即得B
 1
 C
 1
 =B
 2
 C
 2
 =l
 2
 及AD
 =l
 4
 。

由于点A
 可以在以点O
 为圆心，OC
 1
 为半径的圆周上适当范围内任意选取，所以可得到无穷多解。点A
 位置不同，机构传动角大小也不同。为了获得良好的传动质量，可按照最小传动角或其他辅助条件确定点A
 的位置。

2.设计曲柄摆动导杆机构

已知条件：机架长度l
 4
 和速度变化系数K
 。

分析：由于曲柄摆动导杆机构的极位夹角θ与导杆的摆角φ相等（参见图3-36），而极位夹角θ可由速度变化系数K
 求得，因此设计的关键是确定曲柄长度l
 1
 。


图3-36　曲柄摆动导杆设计图



其设计步骤如下：

① 由给定的行程速度变化系数K
 ，求极位夹角θ，即。

② 取适当比例尺，根据导杆摆角φ等于曲柄极位夹角θ，任选一点C
 后可找出导杆两极限位置Cm
 、Cn
 。

③ 作∠mCn
 的角平分线，取CA
 =l
 4
 ，得点A
 ，过点A
 作Cm
 和Cn
 的垂线得B
 1
 和B
 2
 两点，AB
 1
 （或AB
 2
 ）即为曲柄。测量AB
 ，求出曲柄长度l
 1
 。

※3.6　多杆机构简介

前面学过的基本机构，远不能满足实际使用要求，但是有了这些基本机构，就可以根据基本机构的功能，按照某种方式来进行组合，并依据机构的演化及变异原理创新设计出形式多样的多杆机构，以实现生产实际中的特殊要求。

1.扩大从动件的行程

如图3-37所示，冷床运输机为一个六杆机构。它用于把热扎钢料在运输过程中冷却，因此要求增大行程，该机构由曲柄摇杆机构AB
 1
 C
 1
 D
 、杆5和滑块6组成。显然滑块6的行程S
 比曲柄摇杆机构AB
 1
 C
 1
 D
 中C
 1
 D
 上C
 1
 点的行程C
 1
 C
 2
 要大的多，而该机构的横向尺寸则要比采用对心曲柄滑块机构获得同样行程时小的多。

2.用于增大输出件的作用力

图3-38所示为手动冲床机构简图。该机构是一个六杆机构，可看作由四杆机构ABCD
 与滑块机构DEFG
 组合而成。显然根据杠杆原理经过摇杆2和4使扳动摇杆的力两次放大后传给冲杆6，从而增大了冲杆6的作用力，以满足冲压要求。


图3-37　冷床运输机机构




图3-38　手动冲床



3.用于改善从动件的运动特性

图3-39所示的组合压力机机构由双曲柄机构与六杆机构组合而成，而原压力机机构只有双曲柄机构。比较组合压力机机构与原压力机机构的位移曲线图可看出，组合压力机机构比原压力机机构在其滑块下降行程的低速工作段的速度要低的多，从而满足了某些压力机在工作过程（滑块下降行程）需要较低速度的要求。

4.改善工作性能

图3-40所示为大型双点压床机构的简图，该机构由两组尺寸相同且左右对称布置的曲柄滑块机构组成，其作用在滑块上的水平分力大小相等、方向相反，可消除滑块对导路的侧压力，从而减少了摩擦损失。


图3-39　压力机机构图




图3-40　双点压床



5.机构并联组合完成预定功能

如图3-41所示为丝织机的开口机构，该机构由一个曲柄摇杆机构和两个曲柄滑块机构组合而成。当主动曲柄1转动时，通过摇杆3将运动传给两个曲柄滑块机构，使从动滑块5和7实现上下往复运动，完成丝织机丝织物经线的开口工作。


图3-41　丝织机开口机构



本章小结

1.本章基本要求

① 掌握铰链四杆机构的基本类型、传动特性、应用与演化；难点是铰链四杆机构的演化形式过程分析。

② 掌握曲柄存在条件、铰链四杆机构的基本类型判断；

③ 掌握曲柄、摇杆、连架杆、转动副、传动角、压力角、死点等基本概念；

④ 学会用图解法设计平面四杆机构的基本方法。

2.重点内容学习提示

① 本章是该门课程的重点章节，需要结合第2章的内容学习。

② 由若干个构件通过低副连接，且所有构件在相互平行平面内运动的机构称为平面连杆机构。注意：机构中各构件在相互平行的平面内，不一定在一个平面内。由四个构件通过低副连接而构成的平面连杆机构，称为铰链四杆机构。

③ 曲柄的形态问题：只要能够实现整周回转运动的构件就称为曲柄，在实际中曲柄可以是曲轴，也可以是在齿轮或盘类零件上加一个与齿轮等回转中心不重合的转动副等。

④ 本单元内容只考虑运动问题，不考虑质量和结构问题。

⑤ 平面四杆机构的传动特性主要指的是压力角、传动角、急回特性和死点问题。压力角、传动角和死点基本上属于力学的概念，急回特性属于运动的概念。

压力角是从动件的受力方向和受力点的速度方向之间所夹锐角，这个角在机构的运动过程中是个变化的值，因此存在最大和最小问题，这是本课程第一次出现压力角的概念，在后面的课程中还会多次出现这个概念，定义是一致的。

传动角是为了测量方便而提出的。对于平面连杆机构，绘制压力角和传动角的关键在于：

　分清楚机构中的主动构件（通常在机构简图中画有原动箭头的那个构件）、中间转换构件（和主动构件相连的构件）和从动件（剩下的可动构件）；

　受力方向一定是接触点的公法线方向或接触面的公法线（面）方向。

切记：压力角和传动角一定表示在从动件上。


极位夹角θ是从动件在两个极限位置时，主动件对应所夹的锐角。因此判断一个机构有无急回特性，首先判断这个机构的从动件有无两个极限位置，如果没有极限位置就没有急回特性（如双曲柄机构）。在有极限位置的情况下，看在两个极限位置时曲柄对应的位置是否重合，重合就没有急回特性（如对心曲柄滑块机构），不重合就有。

死点位置讨论的是传动角是否为零的问题；传动角为零，就存在死点位置。也就是从动件和连杆（中间件）是否重合的问题，重合就有死点位置。

思考题及练习题

3.1　铰链四杆机构有哪几种基本类型？

3.2　铰链四杆机构的演化形式有哪几种？举例说明其用途？

3.3　平面四杆机构中的急回特性是什么含义？在什么条件下机构才具有急回特性？

3.4　铰链四杆机构中曲柄存在的条件是什么？曲柄是否一定是最短杆？

3.5　何谓连杆机构的传动角和压力角？压力角的大小对连杆机构的工作有何影响？

3.6　什么是机构的死点？机构在什么位置具有死点？如何避免死点和利用死点。试做一试验或举一实例。

3.7　如图3-42所示，各四杆机构中，标箭头构件为主动件，试标出各机构在图示位置时的压力角和传动角，并判断机构有无死点位置。


图3-42　习题3.7图



3.8　如图3-43所示，已知偏置曲柄滑块机构的滑块行程s
 =100 mm，偏心距e
 =10 mm，行程速度变化系数K
 =1.5，试用图解法设计此机构，求出曲柄和连杆的长度。

3.9　现有一偏置曲柄滑块机构，曲柄AB
 长L
 AB
 =30 mm，连杆BC
 长L
 BC
 =120 mm，偏心距e
 =15mm。

试用图解法求：① 滑块的两个极限位置；

② 滑块的行程（滑块两极限间的距离）；

③ 机构的行程速度变化系数K
 。

3.10　今有一颚式破碎机，是由曲柄摇杆机构等组成。已知行程速度变化系数K
 =1.25。摇杆CD
 长L
 CD
 =300 mm，摇杆摆角φ=30°，要求许用传动角［γ］=40°。

3.11　如图3-44所示曲柄摇杆机构，已知L
 AB
 =50 mm，L
 CD
 =80 mm，L
 AD
 =100 mm，试求L
 BC
 的长度范围。


图3-43　习题3.8图




图3-44　习题3.11图



3.12　设计一加热炉炉门启闭用的四杆机构，工作时要求炉门处于竖直位置能关闭严紧，取放工件时能打开平放，炉门上两铰链中心L
 BC
 =200 mm，铰链A
 、D
 安装在炉体上（参见图3-45中的yy
 轴）。


图3-45　习题3.12图




第4
 章　凸轮机构


【本章导读】


在机械设计中，常要求其中某些从动件的位移、速度或加速度按照预定的规律变化。虽然这种要求有时也可以利用连杆机构来实现，但难以精确满足，且连杆机构及其设计方法也比较复杂。因此，在这种情况下，特别是要求从动件按复杂的运动规律运动时，通常多采用凸轮机构。

4.1　概述

凸轮机构是机械中常用的一种高副机构，在自动化和半自动化机械中得到广泛应用。凸轮机构是一种由凸轮（原动件）、从动件（推杆）和机架组成的传动机构。其中，凸轮是一个具有曲线轮廓或凹槽的构件（参见图4-1），它运动时通过点或线接触可以使从动件获得连续或不连续的任意预期的往复运动。


图4-1　实际应用中的凸轮



4.1.1　凸轮机构的应用

凸轮机构广泛应用于各种自动机械、仪器和操纵控制装置中，下面列举其应用实例。图4-2为图1-3中内燃机的配气机构。凸轮转动时，推动顶杆上下移动，按给定的配气要求启闭阀门。

图4-3所示为自动机床的进刀机构。当圆柱凸轮旋转时，圆柱上凹槽曲面迫使从动件往复摆动，通过从动件上的扇形齿轮与刀架上的齿条啮合，控制刀架的自动进刀和退刀运动。

图4-4所示为自动车床靠模机构。工件1回转，凸轮3作为靠模被固定在床身上，刀架2在弹簧作用下与凸轮轮廓紧密接触，并在拖板的带动下沿凸轮3的轮廓运动，从而切削出与靠模板曲线一致的工件。


图4-2　内燃机配气机构




图4-3　自动进刀机构




图4-4　自动车床靠模机构



4.1.2　凸轮机构的特点

凸轮机构的主要优点有：只要适当地设计出凸轮的轮廓曲线，就可以使从动件实现各种预定的运动规律，且结构简单紧凑，运动可靠。

凸轮机构的主要缺点有：凸轮与从动件之间为点或线接触，不便润滑、易磨损；凸轮轮廓曲线加工比较困难。

4.1.3　凸轮机构的分类

凸轮机构的类型很多，通常按照凸轮的形状、从动件的形状、从动件与凸轮保持接触的方式进行分类。

1.按凸轮的形状分

按凸轮的形状，凸轮机构可分为盘形凸轮机构、移动凸轮机构和圆柱凸轮机构。

（1）盘形凸轮机构

盘形凸轮机构是最常见的凸轮机构，其机构中的凸轮是绕固定轴线转动并具有变化向径的盘形零件，如图4-2所示。

（2）移动凸轮机构

当盘形凸轮的回转中心趋于无穷远时，凸轮不再转动，而是相对于机架作直线往复运动，这种凸轮机构称为移动凸轮机构（参见图4-4）。

（3）圆柱凸轮机构

圆柱凸轮机构中的凸轮可以看作是将移动凸轮绕在圆柱体上演化而成的，如图4-3所示。圆柱凸轮机构可使从动件得到较大的行程。

盘形凸轮和移动凸轮与从动件之间的相对运动是平面运动，所以盘形凸轮机构和移动凸轮机构都属于平面凸轮机构。圆柱凸轮与从动件之间的相对运动是空间运动，所以圆柱凸轮机构属于空间凸轮机构。

2.按从动件的形状分

按从动件的形状，凸轮机构可分为尖顶从动件、滚子从动件和平底从动件。

（1）尖顶从动件

尖顶从动件的端部为尖顶，如图4-8所示。该从动件构造最简单，其尖顶能与外凸或内凹轮廓接触，可以实现复杂的运动规律，但尖顶易磨损，因此只适用于低速、轻载场合。

（2）滚子从动件

滚子从动件的端部装有可自由转动的滚子，如图4-4所示。由于滚子与凸轮相对运动时为滚动摩擦，减小了阻力与磨损，可以承受较大的载荷，因此应用较广。

（3）平底从动件

平底从动件的端部为一平底，如图4-5所示。该从动件与凸轮轮廓接触处在一定条件下可形成油膜，利于润滑，传动效率较高，且传力性能较好，常用于高速凸轮机构中。平底从动件的缺点是不能与有凹曲线轮廓的凸轮相作用构成凸轮机构。


图4-5　平底从动件



3.按从动件与凸轮保持接触的方式分

（1）力锁合的凸轮机构

力锁合凸轮机构是指利用从动件的重力、弹簧力或其他外力使从动件与凸轮保持接触的凸轮机构，如图4-2、图4-4和图4-5所示。

（2）形锁合的凸轮机构

形锁合凸轮机构是指靠凸轮与从动件的特殊几何结构来保持两者接触的凸轮机构，如图4-3、图4-6和图4-7所示。


图4-6　等径凸轮机构




图4-7　等宽凸轮机构



4.2　从动件的常用运动规律

4.2.1　凸轮机构运动过程及有关名称

以图4-8（a）所示尖顶直动从动件盘形凸轮机构为例，来说明原动件凸轮与从动件间的运动关系及有关名称。图示位置凸轮转角为零，从动件尖顶位于离凸轮轴心O
 最近的位置，称为起始位置。


图4-8　凸轮机构与从动件运动曲线



① 基圆：以凸轮的最小向径为半径所作的圆称为基圆，基圆半径用r
 b
 表示。

② 推程运动角：凸轮以等角速度ω
 顺时针方向转动，从动件被凸轮推动，以一定运动规律由点A
 到达最高点B
 ，从动件在这过程中经过的距离h
 称为推程（升程），对应的凸轮转角δ0
 称为推程运动角。

③ 远休止角：凸轮继续回转，从动件与凸轮的接触点由B
 点转移至C
 点，由于BC
 段上各点的向径不变，从动件在最远位置上停留，该过程称为远休止期，所对应的凸轮转角δs
 称为远休止角。

④ 回程运动角：凸轮继续回转，接触点由C
 点转移至D
 点，凸轮轮廓的向径逐渐减小，从动件在外力作用下逐渐返回到初始位置，该阶段称为回程期，对应的转角δ′0
 称为回程运动角。

⑤ 近休止角：凸轮继续回转，接触点由D
 点转移至A
 点，由于凸轮轮廓的向径不变，从动件停留不动，这个阶段称为近休止期，对应的转角δ′s
 称为近休止角。

凸轮转过一周，从动件经历推程、远休止、回程、近休止四个运动阶段，是典型的升—停—回—停的双停歇循环。

4.2.2　位移线图

从动件的运动过程，可用位移线图表示。位移线图以从动件位移s或角位移φ
 为纵坐标，凸轮转角δ为横坐标。图4-8（b）是图4-8（a）所示凸轮机构的位移线图，其中01′、1′2′、2′4、40′四根位移线，分别表示凸轮机构推程、远休止、回程、近休止四个运动规律。

4.2.3　从动件常用运动规律

从动件的运动规律指在推程和回程过程中其位移s
 、速度v
 、加速度a
 随凸轮转角变化的规律。

1.等速运动规律

凸轮角速度ω为常数时，从动件速度v
 不变，称为等速运动规律。位移方程可表达为




图4-9　等速运动曲线



图4-9为等速运动规律的位移、速度、加速度线图。由图可知，在行程起点和终点瞬时的加速度a
 为无穷大，由此产生的惯性力在理论上也是无穷大，致使机构产生强烈的刚性冲击。因此，等速运动规律适用于中、小功率和低速场合。为避免由此产生的刚性冲击，实际应用时常用圆弧或其他曲线修正位移线图的始、未两端，修正后的加速度a
 为有限值，此时引起的有限冲击称为柔性冲击。

作等速运动的δ-s
 位移图的要点：在等速运动中当凸轮以等角速度ω转动时，从动件在推程或回程中的速度为常数，从动件上升和下降的位移线图为直线。

2.等加速、等减速运动规律

在等加速、等减速运动规律中，从动件在前半个行程为等加速运动，后半个行程为等减速运动，两部分加速度的绝对值相等。其中，前半个行程位移方程为：




图4-10　等加速、等减速运动曲线



等加速、等减速运动规律的位移线图的画法为：将推程角δ0
 两等分，每等分为；将行程两等分，每等分。将若干等分，得点1、2、3、…，过这些点作横坐标的垂线。将分成相同的等分，得点1′、2′、3′、…，连01′、02′、03′、…与相应的横坐标的垂线分别相交于点1″、2″、3″、…，用光滑的曲线连接这些点便得到推程等加速段的位移线图，等减速段的位移线图可用同样的方法求得。

等加速、等减速运动规律的位移、速度、加速度线图如图4-10所示。由图4-10（c）可知，等加速、等减速运动规律在运动起点O
 、中点A
 和终点B
 的加速度突变为有限值，从动件会产生柔性冲击，适用于中速场合。

作等加速、等减速运动的位移线图的要点：凸轮以等角速度ω转动时，从动件在推程或回程中均为等加速、等减速运动，位移线图为二次抛物线。

3.余弦加速度运动规律

余弦加速度运动规律的加速度曲线为1/2个周期的余弦曲线，位移曲线为简谐运动曲线（又称简谐运动规律），位移方程为：



图4-11为余弦加速度运动规律位移线图、速度线图和加速度线图。由图4-11（c）可知，从动件在运动起始和终止位置加速度会发生有限值的突变，存在柔性冲击，因此只适用于中速场合。


图4-11　余弦加速度运动曲线



余弦加速度位移线图如图4-11（a）所示，具体的的画法如下：

① 在横坐标上作出推程运动角δ0
 ，并将其分成若干等分（图中为六等分），过分点1、2、3、…向上引垂线。

② 以行程h
 为直径作半圆，然后等分半圆的圆弧，接着过分点1′、2′、3′、…分别引平行于横坐标的直线，并与上述诸垂线相交于点1″、2″、3″、…。最后用光滑的曲线将这些交点连接起来，即为余弦加速运动的位移曲线。

4.3　盘形凸轮轮廓的绘制

凸轮轮廓的设计方法有作图法和解析法两种。其中，作图法直观、方便，精确度较低，但一般能满足机械的要求；解析法精确高，计算工作量大。本节主要介绍作图法。

4.3.1　凸轮轮廓曲线设计的基本原理

凸轮机构工作时，凸轮是运动的，而绘在图纸上的凸轮是静止的。因此，绘制凸轮轮廓时可采用反转法。根据相对运动原理，给整个机构加上一个公共角速度绕凸轮轴心O
 转动时，各构件间的相对运动不变。若公共角速度与凸轮的角速度ω等值、反向，则凸轮相对静止，而从动件既随机架做-ω转动，又沿自身导路作相对移动或摆动；由于从动件尖顶始终与凸轮轮廓相接触，所以反转后尖顶的运动轨迹就是凸轮的轮廓（参见图4-12（a））。


图4-12　对心直动尖顶从动件盘形凸轮作图法



在绘制凸轮轮廓前，先根据工作要求选择从动件运动规律和基圆半径，给出位移曲线后，便可以用作图法画出凸轮轮廓。

4.3.2　对心直动从动件盘形凸轮的绘制

在直动从动件盘形凸轮机构中，从动件导路中心线通过凸轮轴心时，称为对心直动从动件盘形凸轮机构，如图4-12所示为对心直动尖顶从动件盘形凸轮机构；否则，称为偏置直动从动件盘形凸轮机构。

已知凸轮以等速度ω顺时针旋转，从动件的运动轨律为：凸轮转过推程运动角δ0
 ，从动件等速上升一个行程h；凸轮转过远休止角δS
 ，从动件停留不动；凸轮继续转过回程运动角δ′0
 ，从动件等加速、等减速下降一个行程h；凸轮转过近休止角δ′S
 时，从动件停留不动。试设计此凸轮轮廓曲线。

凸轮曲线的绘制步骤如下：

① 选取适当比例尺作出从动件位移线图（参见图4-12（b））。在横坐标上将δ0
 、δ′0
 分成若干等分（图中为13等分），得分点1、2、3、…、6和7、8、9、…、13；过各分点作垂线并与位移曲线相交，得转角在各分点的位移量、、…。

② 以凸轮轴心O
 为圆心，rb
 为半径画基圆（画基圆的比例尺必须与位移线图比例尺相同）。基圆与导路的交点A
 0
 是从动件的起始位置。自OA
 0
 沿-ω方向取δ0
 、δS
 、δ′0
 、δ′S
 ，并在相应段与位移线图对应划分出相应的等分，然后作向径OA
 1
 、OA
 2
 、OA
 3
 、…，各向径线代表从动件在反转运动中依次占据的位置。

③ 由各向径线与基圆的交点A
 1
 、A
 2
 、A
 3
 、…向外量取对应位置从动件的位移量、、、…，得反转后尖顶的一系列位置A
 ′1
 、A
 ′2
 、A
 ′3
 、…。

④ 用光滑的曲线将A
 ′1
 、A
 ′2
 、A
 ′3
 、…连起来，便得所求凸轮轮廓。

4.3.3　滚子直动从动件盘形凸轮的绘制

对于滚子直动从动件盘形凸轮，工作时滚子中心始终与从动件保持相同的运动规律，而滚子与凸轮轮廓接触点到滚子中心的距离始终等于滚子的半径r
 T
 。因此，画滚子从动件盘形凸轮轮廓的方法如下：

① 将滚子的回转中心看作是尖顶从动件的尖点，按给定的运动规律，用绘制尖顶从动件盘形凸轮轮廓的方法画出凸轮轮廓曲线β0
 。此滚子中心经过的轮廓曲线称为凸轮的理论轮廓线。

② 在已画出的理论轮廓线上选取一系列的点为圆心，以滚子的半径r
 T
 为半径画若干个滚子圆，此圆族的内包络线即为所求的凸轮轮廓线，如图4-13所示。它是实际与滚子接触的凸轮轮廓，所以称为凸轮的实际轮廓线。

4.3.4　对心平底移动从动件盘形凸轮的绘制

对心平底移动从动件盘形凸轮轮廓的绘制方法如图4-14所示。首先将从动件的轴线与平底的交点A
 0
 视为尖顶从动件的尖顶，按照尖顶从动件盘形凸轮轮廓曲线绘制方法，作出理论轮廓上一系列点A
 ′1
 、A
 ′2
 、A
 ′3
 、…，过这些点做出一系列平底直线，再作这些平底直线的包络线，即得凸轮的工作轮廓。

4.3.5　偏置直动尖顶从动件盘形凸轮的绘制

直动从动件导路中心不通过凸轮回转中心时，称为偏置直动从动件盘形凸轮机构，偏离的距离，称为偏距e
 ，如图4-15所示。

已知从动件位移线图，偏距e
 ，基圆半径r
 b
 ，凸轮以等角速度ω顺时针方向转动。要求设计该凸轮。具体的作图步骤如下：


图4-13　滚子直动从动件盘形凸轮作图法




图4-14　平底直动从动件盘形凸轮作图法




图4-15　偏置直动尖顶从动件盘形凸轮作图法



① 将位移曲线横坐标轴上的推程运动角、回程运动角分成若干等分，自各分点做出位移、…。

② 以凸轮轴心O
 为圆心，以基圆半径r
 b
 和偏距e
 分别为半径作基圆和偏距圆。过偏距圆上任一点B
 0
 作切线，该切线即为从动件的移动导路的位置线。该位置线与基圆交于A
 0
 点，点A
 0
 即为从动件的初始位置，连接OA
 0
 。

③ 自OA
 0
 开始沿-ω方向在基圆上取δ0
 、δS
 、δ′0
 、δ′S
 ，并将其对应等分，得分点A
 1
 、A
 2
 、A
 3
 、…，过这些点作偏距圆的切线，它们反转后得从动件导路的一系列位置。

④ 在位置线上，从基圆向外量取从动件的位移量，即、、…，得点A
 ′1
 、A
 ′2
 、A
 ′3
 、…。

⑤ 用光滑的曲线将A
 ′1
 、A
 ′2
 、A
 ′3
 、…连起来，即得所求凸轮轮廓。

4.3.6　摆动从动件盘形凸轮的绘制

已知从动件的角位移线图（参见图4-16（b））、凸轮基圆半径r
 b
 ，凸轮轴与摆动从动件的中心距l
 OA
 、摆动从动件的长度l
 AB
 、凸轮顺时针转动。

摆动尖顶从动件盘形凸轮轮廓的绘制方法与直动尖顶从动件盘形凸轮轮廓的绘制方法相似，即采用“反转法”。设想给整个机构加上绕凸轮轴心转动的公共角速度-ω，则凸轮相对静止，而从动件既随机器以角速度-ω旋转，又绕轴心A
 0
 摆动，摆动从动件尖顶的轨迹即为凸轮轮廓。具体的作图步骤如下：

① 在角位移曲线横坐标上将δ0
 、δS
 、δ′0
 、δ′S
 分成若干等分，得各分点的角位移量，φ1
 =μφ
 ）、φ2
 =μφ
 ），…，其中μφ
 为角位移比例尺。

② 选取适当长度比例尺μl
 ，根据中心距l
 OA
 作轴心O
 、A
 0
 ，以O
 为圆心，以r
 b
 和l
 OA
 分别为半径作基圆和中心圆。再以A
 0
 为圆心，从动件长l
 AB
 为半径作弧，与基圆交于A
 ′0
 ，连接A
 0
 A
 ′0
 即为摆杆的起始位置，∠A
 ′0
 A
 0
 O
 =φ0称为初位角。

③ 由A
 0
 开始，沿-ω方向将中心圆分成与转角δ对应的若干等分，得等分点A
 1
 、A
 2
 、A
 3
 、…，再作∠OA
 1
 A
 ′1
 =φ0+φ1、∠OA
 2
 A
 ′2
 =φ0+φ2、…，且，得反转中从动件尖顶的位置A
 ′1
 、A
 ′2
 、A
 ′3
 、…（参见图4-16（a））。


图4-16　摆动从动件盘形凸轮作图法



④ 用光滑的曲线将A
 ′1
 、A
 ′2
 、A
 ′3
 、…连起来，便得摆动尖顶从动件凸轮轮廓。

若采用滚子从动件或平底从动件，上述凸轮轮廓为理论轮廓，在理论轮廓上选一系列点作滚子或平底线，再作它们的包络线，便可画出凸轮工作轮廓。

4.4　凸轮机构基本尺寸的确定

用上述作图法设计凸轮轮廓曲线时，一般假设凸轮的基本半径、滚子半径等尺寸均为已知，而在实际设计时，则需根据机构的受力情况，并考虑结构的紧凑性、运动的可靠性等因素，合理确定这些尺寸。

4.4.1　滚子半径的选择

选择滚子半径时，从受力情况及滚子强度等方面考虑，滚子半径r
 T
 大些较好。但是增大滚子半径对凸轮工作轮廓影响很大。设凸轮理论轮廓外凸部分的最小曲率半径以ρmin
 表示，则相应位置工作轮廓的曲率半径ρ′min
 =ρmin-rT
 ，如图4-17所示。

当ρmin
 ＞rT
 时（参见图4-17（a）），ρ′＞0，凸轮工作轮廓为一平滑曲线。

当ρmin
 =rT
 时（参见图4-17（b）），ρ′=0，凸轮工作轮廓上产生尖点，尖点处容易磨损，磨损后会改变从动件原定的运动规律。

当ρmin
 ＜rT
 时（参见图4-17（c）），ρ′＜0，则凸轮工作轮廓曲线出现相交。交点以外的轮廓线在加工时被切去，使从动件不能按照预定的运动轨迹运动，这种现象称为运动失真。为了使凸轮工作轮廓在任何位置既不产生尖点又不相交，滚子半径必须小于理论轮廓最小曲率半径。通常取rT
 ≤0.8ρmin。


图4-17　滚子半径对凸轮工作轮廓的影响



4.4.2　压力角的选择

图4-18所示为凸轮机构在推程中的一个位置。若忽略摩擦力的影响，凸轮作用在从动件上的驱动力F
 是沿接触处的法线方向传递的。此力可分解为两个分力F
 1
 和F
 2
 。其中，F
 1
 是推动从动件运动的有效分力，F
 2
 是使从动件压紧凸轮的有害分力。

凸轮对从动件驱动力F
 与从动件受力点的速度方向间所夹的锐角α称为压力角。由图4-18可知，F
 1
 =F
 cosα，F
 2
 =F
 sinα，压力角α愈大，则有害分力F
 2
 愈大，机构的传力性能愈差，当α增大到某一数值时，无论凸轮给从动件的驱动力多大，都不能推动从动件，即机构发生自锁。

为了保证机构正常工作，并具有良好的传力性能，必须对压力角加以限制，根据理论分析和实际经验，许用压力角［α］为推程时，直动从动件取［α］=30°，摆动从动件取［α］=35°～45°；回程时取［α］=70°～80°。

当绘制好凸轮轮廓之后，必须校核凸轮的压力角，以检验最大压力角是否在许用值范围之内。检验方法如图4-19所示，在凸轮理论轮廓比较陡的地方取几点，过这些点作轮廓的法线和从动件速度方向线，量出它们之间所夹的锐角即为压力角α，α应该不超过许用值。如果超过许用值，通常采用加大基圆半径的方法减小压力角。


图4-18　凸轮机构的压力角




图4-19　校核压力角



4.4.3　基圆半径的选择

设计凸轮机构时，一般是先根据机构的布局和结构需要初步选定基圆半径r
 b
 ，再绘制凸轮轮廓。基圆半径选得愈小，则凸轮机构愈紧凑。但是，基圆半径过小会增大压力角，导致机构工作情况变差，甚至机构发生自锁。

图4-20说明基圆半径与压力角的关系，两个凸轮的基圆半径分别为r
 b1
 和r
 b2
 ，且r
 b1
 ＜r
 b2
 。当凸轮转过φ角时，两从动件的位移相同，由图可看出α
 1
 ＞α
 2
 。所以，减小基圆半径时，压力角增大；反之，基圆半径增大时，压力角减小。选定基圆半径时，只能在保证最大压力角不超过许用值的前提下缩小凸轮尺寸。根据凸轮与凸轮轴装配要求，基圆半径应大于轴的半径，当已知凸轮轴的直径d
 h
 时，可按经验公式r
 b
 ≥（0.8～1.0）d
 h
 确定基圆半径。


图4-20　基圆半径与压力角的关系



4.5　凸轮机构的结构设计

4.5.1　凸轮和滚子的材料

凸轮机构的主要失效形式是磨损和疲劳点蚀，这就要求凸轮和滚子的工作表面硬度高、耐磨并且有足够的表面接触强度，对于经常受到冲击的凸轮机构要求凸轮芯部有较大的韧性。

一般来说，凸轮的材料常采用40Cr钢（表面淬火，硬度40～50 HRC），也可采用20Cr、20CrMnTi（渗碳淬火，硬度达56～62HRC）。

滚子材料可采用20Cr（经渗碳淬火，表面硬度达56～62HRC），也可用滚动轴承作为滚子。

4.5.2　凸轮的结构

当凸轮的径向尺寸与轴的直径尺寸相差不大时，凸轮与轴做成一体（参见图4-21）称为凸轮轴；当尺寸相差较大时，将凸轮与轴分别制造，可用键（参见图4-22（a））和销（参见图4-22（b））与轴连接，这种结构称为整体式凸轮。


图4-21　凸轮轴




图4-22　整体式凸轮



图4-23为凸轮与轮毂用螺栓连接，轮毂与轴用键连接，这种凸轮结构可以调整凸轮与轴在圆周方向上的相对位置，便于安装和调整。


图4-23　可调式凸轮



4.5.3　滚子的结构

图4-24为滚子的几种装配结构。其中，图4-24（a）所示为滚子上装有油杯；图4-24（b）滚子无油杯；图4-24（c）滚子为滚动轴承。


图4-24　滚子的结构



滚子轴销直径d
 k
 和滚子宽度b，可按下列经验公式确定



式中：d
 T
 ———滚子直径，对于一般自动机械取d
 T
 =25～30mm。滚子与销轴的配合选用H8/f8。

本章小结

1.本章基本要求

① 了解凸轮机构的应用、特点和分类。

② 熟悉凸轮机构从动件的运动过程及有关名称。

③ 掌握从动件的常用运动规律、位移线图的画法、产生冲击的类型，以及应用场合。

④ 掌握凸轮机构设计的基本方法，能按给定运动规律设计出凸轮的轮廓曲线。

2.重点内容学习提示

① 凸轮机构为高副机构，即运动副为点、线接触，凸轮通常为原动件。凸轮机构可以将凸轮的连续转动或移动转换为从动件连续或不连续的移动或摆动。

② 凸轮机构的工作原理是利用凸轮和从动件的挤压传递运动和动力，因此，接触处的形状决定了凸轮机构的受力与工作状况；凸轮的轮廓一定是有变化的曲线，否则，从动件不能运动。

③ 与连杆机构相比，凸轮机构便于实现给定的运动规律和轨迹，因为凸轮是原动件，所以机构的运动规律指的是从动件的运动情况。因为从动件的运动规律取决于凸轮的轮廓曲线，因此，凸轮轮廓曲线可以设计的相对比较复杂，以便实现从动件所要求的运动规律。

④ 凸轮机构的分类方法只是为了使凸轮机构更容易命名和理解，最简单的是盘形凸轮，在盘形凸轮的基础上可以演化为移动凸轮和圆柱凸轮。

尖顶从动件在实际中应用较少，适用于低速、轻载场合；滚子从动件在实际中应用较广，运动时为滚动摩擦，因此阻力、磨损均较小，可以承受较大的载荷；平底从动件凸轮轮廓接触处在一定条件下可形成油膜，利于润滑，传动效率较高，且传力性能较好，常用于高速凸轮机构中，但不能应用于有内凹轮廓的凸轮。

⑤ 从动件的位移线图指的是x
 轴为凸轮的转角，而y
 轴为从动件运动的位移，这实际上是将凸轮的转动情况和从动件的运动情况结合到了一个图上，目的在于容易对应观察，同时为凸轮轮廓曲线的绘制打下良好的基础。

⑥ 绘制凸轮轮廓的基本原理是反转法。采用反转法的基本思路在于：凸轮机构有两个运动，即凸轮的转动和从动件的转动（摆动），这牵涉到两个构件的两个运动，对于分析是不利的，反转法是给整个机构加上一个公共角速度，与凸轮的角速度等值、反向，则凸轮相对静止，而从动件既随机架做转动，又沿自身导路作相对移动或摆动；由于从动件尖顶始终与凸轮轮廓相接触，所以反转后尖顶的运动轨迹就是凸轮的轮廓；这样将两个构件的两个运动变为一个构件的两个运动，从而使研究对象就变成了从动件，相对比较容易。

⑦ 在绘制凸轮轮廓前，必须先根据工作要求选择从动件运动规律和基圆半径，给出位移曲线后，便可以用作图法画出凸轮轮廓。作图时尽量采用同一比例尺，避免进行不必要的比例转换。

⑧ 在实际工作中一般不会采用作图法进行凸轮轮廓的设计，教材采用作图法主要是为了理解基本原理；实际工作中采用解析法。

思考题及练习题

4.1　某凸轮机构从动件用来控制刀具的进给运动，在切削段时从动件宜采用什么样的运动规律？

4.2　当从动件作无停留区间的连续升降往复运动时，采用什么样的运动规律，才不会发生冲击？

4.3　某凸轮机构的滚子损坏后换上一个较大的滚子，该机构的压力角、从动件运动规律、从动件的起始位置是否改变？

4.4　从动件常用的运动规律有哪几种？产生冲击类型分别是什么？分别适用于什么场合？

4.5　比较尖顶、滚子和平底从动件的优缺点，并说明它们适用的场合。

4.6　何谓凸轮机构的压力角？压力角的大小对机构的传动有何影响？当α
 max
 ＞［α］时，怎么办？

4.7　说说你在生产生活中见到过那些凸轮机构？它们用在什么地方？

4.8　压力角的大小与凸轮尺寸有何关系？基圆半径r
 b
 的选择原则是什么？

4.9　一个凸轮机构从动件的运动规律为：从动件按简谐运动规律上升30 mm，对应的凸轮转角为180°；从动件以等加速、等减速运动规律返回原处，对应凸轮转角是120°；当凸轮转过剩余角度时，从动件不动，试绘出从动件的位移曲线。

4.10　如图4-25所示的对心直动滚子从动件盘形凸轮机构中，凸轮的实际轮廓线为一圆，其圆心在A
 点，半径R
 =40 mm，凸轮转动方向如图4-25所示，l
 OA
 =25 mm，滚子半径r
 T
 =10mm。

求：① 凸轮的理论轮廓线为何种曲线？

② 凸轮的基圆半径r
 b
 ；

③ 从动件的升程h
 ；

④ 推程中的最大压力角α
 max
 。

4.11　一对心尖顶直动从动件盘形凸轮按逆时针方向回转，其运动规律如表4-1所示。


图4-25　习题4.10图




表4-1　对心尖顶直动从动件盘形凸轮的运动规律



求：① 作出位移线图；

② 基圆半径r
 b
 =45 mm，画出凸轮轮廓；

③ 校核推程压力角［α］=30°。
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 章　间歇运动机构


【本章导读】


在许多机械中，有时需要将原动件的等速连续转动变为从动件的周期性停歇间隔单向运动（又称步进运动），或者是时停时动的间歇运动，如自动机床中的刀架转位运动和进给运动，成品输送及自动化生产线中的运输机构等。这种能够将主动件的连续运动转换为从动件有规律的间歇运动和停歇的机构，称为间歇运动机构。实现间歇运动的机构类型有很多，本章主要介绍棘轮机构、槽轮机构、不完全齿轮机构和凸轮式间歇运动机构。

5.1　棘轮机构

棘轮机构主要是由棘轮和棘爪组成的一种单向间歇运动机构。棘轮机构常用于各种机床和自动机中间歇进给或回转工作台的转位上，也常用于千斤顶上。

5.1.1　棘轮机构的工作原理及分类

1.棘轮机构的工作原理

图5-1（a）所示为常见的外啮合齿啮式的棘轮机构，主要由棘轮1、棘爪2、摇杆3、止回棘爪4和机架组成。弹簧5用来使止回棘爪4与棘轮保持接触。棘轮装在轴上，用键与轴连接在一起。棘爪2铰接于摇杆3上，摇杆3可绕棘轮轴摆动。当摇杆3顺时针方向摆动时，棘爪在棘轮齿顶滑过，棘轮静止不动；当摇杆3逆时针方向摆动时，棘爪插入棘轮齿间推动棘轮转过一定角度。这样，摇杆3连续往复摆动，棘轮1即可实现单向的间歇运动。


图5-1　棘轮机构

（a）外啮合棘轮机构（b）内啮合棘轮机构



2.棘轮机构的分类

按照结构特点，常用的棘轮机构有齿式棘轮机构和摩擦式棘轮机构两大类。

（1）齿式棘轮机构

齿式棘轮机构是靠棘爪和棘轮齿啮合传动。按啮合方式，齿式棘轮机构可分为外啮合棘轮机构和内啮合棘轮机构两种。

　外啮合棘轮机构
 ：棘爪或止动棘爪均安装在棘轮的外部，如图5-1（a）所示。其特点是加工、安装和维修方便，应用较广。

　内啮合棘轮机构
 ：棘爪或止动棘爪均安装在棘轮的内部，如图5-1（b）所示。其特点是结构紧凑，外形尺寸小。

按照其运动形式，齿式棘轮机构又可分为单动式棘轮机构、双动式棘轮机构和可变向棘轮机构三类。

　单动式棘轮机构
 ：如图5-1（a）所示，这种机构的特点是摇杆3逆时针摆动时，棘爪2驱动棘轮1沿同一方向转过一定角度；摇杆顺时针转动时，棘轮静止。

　双动式棘轮机构
 ：如图5-2所示，这种棘轮机构的棘爪可制成如图5-2（a）所示的直头双动式棘爪棘轮机构和图5-2（b）所示的钩头双动式棘爪棘轮机构两种形式。其特点是：当主动摇杆1往复摆动一次时，能使棘轮2沿同方向作二次间歇转动。这种棘轮机构每次停歇的时间间隔较短，棘轮每次转过的转角较小。


图5-2　双动式棘轮机构



　可变向棘轮机构
 ：如果棘轮需要作双向的间歇运动，可把棘轮的齿形制成矩形，而棘爪制成可翻转的结构，如图5-3（a）所示。其特点是当棘爪处于实线位置B
 时，摇杆往复摆动时，棘轮可获得逆时针的单向间歇运动；而当把棘爪绕其销轴O
 2
 翻转到虚线所示位置B
 ′时，摇杆往复摆动时，棘轮则可获得顺时针的单向间歇运动。图5-3（b）给出另一种可变向棘轮机构。当棘爪2在图示位置时，棘轮1沿逆时针方向作间歇运动。若将棘爪提起绕本身轴线转180°再插入棘轮齿中，可实现沿顺时针方向的间歇运动。若将棘爪提起并绕本身轴线转90°放下，架在壳体顶部的平台上，使轮与爪脱开，则当棘爪往复摆动时，棘轮静止不动。

齿啮式棘轮机构的特点是结构简单、制造方便，转角准确、运动可靠，棘轮的转角可在一定范围内调节。但棘爪在齿背上滑行时容易产生噪声、冲击和磨损，故适用于低速、轻载和转角精度要求不高的场合。

此外，棘轮机构还常用作防止机构逆转的止停器，如图5-4所示为起重设备中的棘轮制动器。当提升重物时，棘轮逆时针转动，棘爪2在棘轮1齿背上滑过；当需要使重物停在某一位置时，棘爪将及时插入到棘轮的相应齿槽中，防止棘轮在重力作用下顺时针转动使重物下坠，以实现制动。

图5-5所示为三种带棘轮机构的扳手。其中，图5-5（a）所示的用于固定棘爪的其中一个铰点有滑槽，可使棘爪进程咬紧和回程放松；图5-5（b）所示的带棘爪的把手和悬臂通过一个铰点相连，其进程咬紧和回程放松是通过把手的转动实现；图5-5（c）所示的棘爪固定，杠杆铰点开有滑槽，使棘爪进程咬紧和回程放松。


图5-3　双向棘轮机构




图5-4　棘轮制动器




图5-5　三种带棘轮机构的扳手



图5-6所示为千斤顶的棘齿条机构，它是棘轮机构的演变形式，能将杠杆的往复摆动变为齿条的单向位移，下棘爪是用来防止杠杆回程时齿条下落的。

（2）摩擦式棘轮机构

图5-7所示为摩擦式棘轮机构，该机构主要由摩擦轮3和摇杆1及其铰接的驱动偏心楔块2和机架5组成。当摇杆1逆时针方向摆动时，通过驱动偏心楔块2与摩擦轮3之间的摩擦力，使摩擦轮沿逆时针方向运动。当摇杆1顺时针方向摆动时，驱动偏心楔块2在摩擦轮3上滑过，而止动楔块4与摩擦轮3之间的摩擦力，促使此楔块与摩擦轮3卡紧，从而使摩擦轮静止，以实现间歇运动。摩擦式棘轮机构噪声小，且因靠摩擦力传动，可起到过载保护作用。但其接触表面间容易发生滑动，传动精度不高，故适用于低速、轻载场合。

5.1.2　棘轮机构转角的调整方法

当需要调整棘轮机构的转角时，可采用下面的两种方法。

1.改变摇杆摆角大小，控制棘轮的转角

在实际的机器中，摇杆的摆动运动是由另一个机构产生的（如曲柄摇杆机构），因此可以通过调整摇杆的摆角范围，来调整棘轮每次转过的角度。图5-8所示为利用曲柄摇杆机构带动棘轮作间歇运动，通过调节螺钉来改变曲柄的长度l
 ，就可改变摇杆摆角，从而控制棘轮的转角。图5-9所示为浇注输送传动装置，改变活塞1的行程，即可改变摇杆的摆角，从而调节棘轮转角的大小。


图5-6　千斤顶的棘齿条机构




图5-7　摩擦式棘轮机构




图5-8　牛头刨床工作台进给机构




图5-9　浇注输送传动装置



2.利用遮板调节棘轮的转角

如图5-10所示，在棘轮外部罩一遮板，改变遮板位置以遮住部分棘齿，可使棘爪行程的一部分在遮板上滑过，不与棘齿接触，从而改变棘爪推动棘轮的实际转角的大小。


图5-10　棘轮外部罩遮板



5.2　槽轮机构

5.2.1　槽轮机构的工作原理、基本类型、特点及应用

1.槽轮机构的工作原理

图5-11所示为槽轮机构，它是由具有径向槽的槽轮2、带有圆销A
 的拨盘1和机架组成的。拨盘1作匀速转动时，驱使槽轮2作时转时停的间歇运动。盘上的圆销A
 尚未进入槽轮2的径向槽时，由于槽轮的内凹锁止弧β被拨盘的外凸锁止弧α锁住，故槽轮静止不动。当圆销A
 开始进入槽轮的径向槽时，内外锁止弧脱开，槽轮受圆销A
 的驱动沿顺时针转动。当圆销开始脱离槽轮的径向槽时，槽轮的另一内凹锁止弧又被拨盘的外凸圆弧锁住而静止，直到圆销再一次进入槽轮的另一径向槽时，两者又重复上述运动，从而实现从动槽轮的单向间歇运动。


图5-11　外槽轮机构



2.槽轮机构的基本类型、特点及应用

槽轮机构分为外啮合槽轮机构（参见图5-11）和内啮合槽轮机构（参见图5-12）两种基本类型。其中，外啮合槽轮机构中拨盘与槽轮的转向相反；内啮合槽轮机构中拨盘与槽轮的转向相同。


图5-12　内啮合槽轮机构



槽轮机构结构简单、制造方便、转位迅速、工作可靠，但制造与装配精度要求较高且转角不能调节（当槽数z
 确定后，槽轮转角即被确定）。因槽数z
 不宜过多，所以槽轮机构不宜用于转角较小的场合。由于槽轮机构的定位精度不高，转动时有冲击，故一般适用于各种转速不太高的自动机械中作转位或分度机构。图5-13为槽轮机构在电影放映机中的应用情况。图5-14为转塔车床的刀架转位机构的立体图。其中，拨盘、槽轮和机架组成一槽轮机构。


图5-13　槽轮机构在电影放映机中的应用




图5-14　转塔车床的刀架转位机构的立体图



之前讲解的槽轮机构均为平面槽轮机构，此外还有空间槽轮机构。图5-15所示即为空间槽轮机构，其所传递的运动为相交轴的传动。对于空间槽轮机构本书不予讨论。


图5-15　空间槽轮机构



5.2.2　槽轮机构主要运动参数的选择

槽轮机构的主要运动参数有槽轮槽数和拨盘圆销数等，下面对其进行一一讲解。

1.槽轮槽数的选择

如图5-11所示外槽轮机构中，为了避免圆销A
 与外径向槽发生冲击，圆销进入径向槽或自径向槽脱出时，径向槽的中心线应与圆销速度方向一致，即有O
 1
 A
 ⊥O
 2
 A
 。由此可得圆销A
 从进槽到出槽的转角2α1
 与槽轮相应转过的角度2φ2的关系为：

2α1
 +2φ2=π

设槽轮上均匀分布的径向槽数为z
 ，则槽轮转角与槽数z
 的关系为：

2φ2=2π/z

将上面两式联立得：



对于单圆销的外槽轮机构，拨盘转一周的时间为一个工作循环的时间，用T
 表示，设一个工作循环中槽轮的运动时间为t
 m
 ，定义τ=t
 m
 /T，τ称为槽轮机构的运动系数。要实现间歇运动，机构需满足：0＜τ＜1。由于t
 m
 =2α1
 /ω1
 及T=2π/ω1
 ，因此，单圆销外槽轮机构的运动系数



分析式（5-1）可知：

① 由于槽轮机构运动系数必须大于零，可得槽轮的槽数z
 ≥3。

② 对于单圆销外槽轮机构，由于z
 ≥3，所以τ
 ＜1/2，即槽轮运动时间总是小于静止时间，且z
 较小时τ也较小，相应地槽轮运动时间愈少，也就是说缩短了机器非加工时间（槽轮回转时机器一般不进行加工），提高了生产效率。

但是，圆销刚进入径向槽时，槽轮的角速度ω2
 为零，然后角速度逐渐增大，当圆销转过α1
 时（槽轮转过φ2
 ）时，槽轮角速度ω2
 达到最大值。由于角加速度ε2
 的存在。故必有冲击，且槽轮槽数愈少，角加速度愈大，如三槽槽轮的最大角加速度为四槽的5.8倍，为六槽的23.5倍。

2.拨盘圆销数k的选择

若要使拨盘转一周而槽轮转几次，可采用多圆销槽轮机构。若设圆销数为k
 ，运动系数τ由式（5-1）改写为



由于τ＜1，可推导得出：



由式（5-2）可知，圆销数k
 与槽轮的槽数z
 之间的关系为：当z
 =3时，k
 ＜6（即可取k
 =1～5）；当z
 =4或5时，可取k
 =1～3；当z
 ≥6时，k
 可取1或2。

5.3　其他间歇机构简介

5.3.1　不完全齿轮机构

图5-16为外啮合不完全齿轮机构，它由一个或几个齿的不完全齿轮1、具有正常轮齿和带锁止弧的齿轮2及机架组成。在轮1主动等速连续转动中，当主动轮1上的轮齿与从动轮2的正常齿相啮合时，主动轮1驱动从动轮2转动；当主动轮1的锁止弧S
 1
 与从动轮2的锁止弧S
 2
 接触时，则从动轮2停歇不动并停止在确定的位置上，从而实现周期性的单向间歇运动。图5-16所示的不完全齿轮机构的主动轮1每转l周，从动轮2转l/4周。

不完全齿轮机构有外啮合不完全齿轮机构和内啮合不完全齿轮机构两种。其中，外啮合不完全齿轮机构，两轮转向相反（参见图5-16），机械中应用较广；内啮合不完全齿轮机构，两轮转向相同（参见图5-17）。


图5-16　外啮合不完全齿轮机构




图5-17　内啮合不完全齿轮机构



不完全齿轮机构与其他间歇运动机构相比，优点是结构简单，制造方便，从动轮的运动时间和静止时间的比例不受机构结构的限制；缺点是从动轮在转动开始和终止时，角速度有突变，冲击较大，故一般只用于低速或轻载场合。如果用于高速，则可安装瞬心附加杆使从动件的角速度由零逐渐增加到某一数值，以使机构传动平稳。

不完全齿轮机构常用于多工位自动机和半自动机工作台的间歇转位及某些间歇进给机构中，如蜂窝煤压制机工作台转盘的间歇转位机构等。

5.3.2　凸轮式间歇运动机构

凸轮式间歇运动机构是利用凸轮与转位拔销的相互作用，将凸轮的连续转动转换为转盘的间歇转动的一种间歇运动机构。它主要用于传递轴线相互垂直交错的两部件间的间歇转动。

图5-18所示是一种圆柱凸轮式间歇运动机构。机构的主动轮1为具有曲线沟槽的圆柱凸轮，从动件2则为均布有柱销3的圆盘。当主动轮1转动时，拨动柱销3，使从动圆盘2作间歇运动。从动圆盘的运动规律取决于凸轮轮廓曲线，适当的凸轮轮廓曲线可满足机构高速运转的要求。这种机构常用在轻载情况下的间歇运动（如火柴包装机），间歇运动的频率每分钟可高达1500次左右。

凸轮式间歇运动机构的优点是运转可靠、传动平稳、承载能力较大；转盘可以实现任何运动规律，以适应高速运动要求；转盘停歇时一般依靠凸轮棱边进行定位，不需要附加任何定位装置。缺点是凸轮加工较复杂，加工精度要求较高，装配调整的要求也较严格。因此，凸轮式间歇运动机构常用于各种高速机械的分度、转位装置和步进机构中。


图5-18　凸轮式间歇运动机构



本章小结

1.本章的基本要求

② 了解棘轮机构、槽轮机构和其他常用间歇机构的组成，掌握其工作原理及运动特点和适用场合。

② 理解棘轮转角的调整方法。了解槽轮机构的主要运动参数的选择。

2.重点内容学习提示

（1）棘轮机构的分类

按照结构特点，常用的棘轮机构有齿式棘轮机构和摩擦式棘轮机构两大类。

① 齿式棘轮机构是靠棘爪和棘轮齿啮合传动。按啮合方式，齿式棘轮机构可分为外啮合棘轮机构和内啮合棘轮机构两种。其中，外啮合棘轮机构的棘爪或止动棘爪均安装在棘轮的外部；内啮合棘轮机构的棘爪或止动棘爪均安装在棘轮的内部。

按照其运动形式，齿式棘轮机构又可分为单动式棘轮机构、双动式棘轮机构和可变向棘轮机构三类。

齿啮式棘轮机构的特点是结构简单、制造方便，转角准确、运动可靠，棘轮的转角可在一定范围内调节。但棘爪在齿背上滑行时容易产生噪声、冲击和磨损，故适用于低速、轻载和转角精度要求不高的场合。此外，棘轮机构还常用作防止机构逆转的制动器。

② 摩擦式棘轮机构噪声小，且因靠摩擦力传动，可起到过载保护作用。但其接触表面间容易发生滑动，传动精度不高，故适用于低速、轻载场合。

（2）棘轮机构转角的调整方法

棘轮机构转角的调整方法有：改变摇杆摆角大小，控制棘轮的转角和利用遮板调节棘轮的转角等。

（3）槽轮机构

槽轮机构分为外啮合槽轮机构和内啮合槽轮机构两种基本类型。其中，外啮合槽轮机构中拨盘与槽轮的转向相反；内啮合槽轮机构中拨盘与槽轮的转向相同。

槽轮机构结构简单、制造方便、转位迅速、工作可靠，但制造与装配精度要求较高且转角不能调节（当槽数z
 确定后，槽轮转角即被确定）。因槽数z
 不宜过多，所以槽轮机构不宜用于转角较小的场合。由于槽轮机构的定位精度不高，转动时有冲击，故一般适用于各种转速不太高的自动机械中作转位或分度机构。

（4）不完全齿轮机构

不完全齿轮机构有外啮合不完全齿轮机构和内啮合不完全齿轮机构两种。其中，外啮合不完全齿轮机构，两轮转向相反，机械中应用较广；内啮合不完全齿轮机构，两轮转向相同。

不完全齿轮机构与其他间歇运动机构相比，优点是结构简单，制造方便，从动轮的运动时间和静止时间的比例不受机构结构的限制；缺点是从动轮在转动开始和终止时，角速度有突变，冲击较大，故一般只用于低速或轻载场合。如果用于高速，则可安装瞬心附加杆使从动件的角速度由零逐渐增加到某一数值，以使机构传动平稳。

不完全齿轮机构常用于多工位自动机和半自动机工作台的间歇转位及某些间歇进给机构中，如蜂窝煤压制机工作台转盘的间歇转位机构等。

思考题及练习题

5.1　牛头刨床工作台的横向进给丝杠，其导程为4 mm，与丝杠轴联动的棘轮齿数为48齿，问棘轮的最小转角和该刨床的最小横向进给量是多少？

5.2　已知一棘轮机构，棘轮模数m
 =5 mm，齿数z
 =12。试确定机构的几何尺寸，并画出棘轮的齿形。

5.3　已知一槽轮机构，槽数z
 =5，拨盘圆销数k
 =1，求槽轮的运动时间t
 m
 和静止时间t
 s
 。

5.4　某单销槽轮机构的槽数z
 =6，中心距l
 =80mm。圆销直径为10mm。计算该槽轮机构的运动系数。


第6
 章　螺纹连接和螺旋传动


【本章导读】


为了便于机器的制造、安装、运输及维修，机器各零、部件间广泛采用着各种连接。连接按拆卸性质可分为可拆连接和不可拆连接。其中，可拆连接是不损坏连接中的任一零件，即可将被连接件拆开的连接，如螺纹连接、键连接及销钉连接等。不可拆连接是必须破坏或损伤连接件或被连接件才能拆开的连接，如焊接、铆接及黏结等。本章将讨论螺纹连接和螺旋传动。它们都是利用具有螺纹的零、部件进行工作的，前者是作为紧固连接件用，后者是作为传动件用。

6.1　螺纹的形成、主要参数与分类

6.1.1　螺纹的形成

如图6-1所示，将一直角三角形abc
 绕在直径为d
 2
 的圆柱体表面上，使三角形底边ab
 与圆柱体的底边重合，则三角形的斜边amc
 在圆柱体表面形成一条螺旋线am
 1
 c
 1
 。三角形abc
 的斜边与底边的夹角，称为螺纹升角。若取一平面图形（如三角形、矩形和梯形等），使其一边与圆柱体的母线贴合，沿着螺旋线运动，并保持该图形平面始终位于圆柱体的轴线平面内，该平面图形在空间所形成的轨迹即为相应的螺纹。


图6-1　螺纹的形成



如图6-2所示，根据螺纹轴向剖面的形状，常用的螺纹牙型有三角形、矩形、梯形和锯齿形等。其中，三角形螺纹多用于连接，其他多用于传动。

根据螺旋线绕行的方向，螺纹可分为右旋螺纹和左旋螺纹，如图6-3所示。机械中一般常用右旋螺纹，有特殊需要时才采用左旋螺纹。

按螺纹的线数（头数），螺纹可分为单线螺纹（参见图6-4（a））、双线螺纹（参见图6-4（b））和多线螺纹。双线螺纹有两条螺旋线，线头相隔180°。多线螺纹由于加工制造的原因，线数一般不超过4。


图6-2　螺纹牙型

（a）三角形螺纹（b）矩形螺纹（c）梯形螺纹（d）锯齿形螺纹




图6-3　螺纹的旋向




图6-4　单线螺纹和双线螺纹



螺纹分布在圆柱体的外表面称为外螺纹（阳螺纹），螺纹分布在圆柱体的内表面称为内螺纹（阴螺纹）。在圆锥外表面（或内表面）上的螺纹称为圆锥外螺纹（或圆锥内螺纹）。

6.1.2　螺纹的主要参数

现以圆柱螺纹为例说明螺纹的主要参数，如图6-5所示。


图6-5　圆柱螺纹的主要参数



① 大径d
 ：是与外螺纹牙顶或内螺纹牙底相重合的假想圆柱面的直径，是螺纹的最大直径，在有关螺纹的标准中称为公称直径。

② 小径d
 1
 ：是与外螺纹牙底或内螺纹牙顶相重合的假想圆柱面的直径，是螺纹的最小直径，常作为强度计算直径。

③ 中径d
 2
 ：是一个假想圆柱的直径，该圆柱母线上的螺纹牙厚等于牙间宽。

④ 螺距P
 ：相邻两螺纹牙型在中径线上对应两点间的轴向距离。

⑤ 导程S
 ：同一条螺纹线上相邻两螺纹牙型在中径线上对应两点之间的轴向距离。导程S
 、螺距P
 和线数n
 的关系为：



⑥ 升角：在中径圆柱上，螺旋线的切线与垂直于螺纹轴线的平面间的夹角，如图6-1所示，其计算公式为：



⑦ 牙型角α：在轴向剖面内，螺纹牙型两侧边的夹角。

⑧ 牙型斜角β：牙型侧边与螺纹轴线的垂线间的夹角称为牙型斜角β。对称牙型的牙型斜角β=α/2。

6.1.3　几种常用螺纹的特点和应用

螺纹是螺纹连接和螺旋传动的关键部分，现将机械中几种常用螺纹（参见图6-2）的特性和应用分述如下：

1.三角形螺纹

公制三角形螺纹的牙型角α=60°，其大径d
 为公称直径。三角形螺纹的当量摩擦系数大，自锁性能好，螺纹牙根部较厚，牙根强度高，广泛应用于各种紧固连接。同一公称直径可以有多种螺距，其中螺距最大的称为粗牙螺纹，其余都称为细牙螺纹。由图6-6可知，细牙螺纹的螺距P
 ′小但中径d
 ′2
 及小径d
 ′1
 均比粗牙螺纹的大，即P
 ′＜P
 ，d
 ′2
 ＞d
 2
 ，d
 ′1
 ＞d
 1
 ，故细牙螺纹的升角小，自锁性能好，但牙的工作高度小，不耐磨、易滑扣，适用于薄壁零件、受振动或变载荷的连接，还可用于微调机构中。


图6-6　细牙螺纹与粗牙螺纹的比较



粗牙普通螺纹的基本尺寸如表6-1所示。


表6-1　粗牙普通螺纹的基本尺寸　mm




续表6-1


注：① 本表摘自GB/T196—2003。



② 带括号者为第二系列，应优先选用第一系列。




2.管螺纹

管螺纹牙型角α=55°，以管子的内径（英寸）表示尺寸代号，以每25.4mm内的牙数表示螺距。管螺纹分为非螺纹密封的管螺纹（GB/T7307—2001）和用螺纹密封的管螺纹（GB/T 7306.1—2000和GB/T7306.2—2000）。

非螺纹密封的圆柱管螺纹（参见图6-7（a）），本身不具有密封性，如要求连接后具有密封性时，可在密封面间添加密封物。用螺纹密封的管螺纹（参见图6-7（b）），其外螺纹分布在锥度为1∶16（φ
 =1°47′24″）的圆锥管壁上，不用填料即能保证连接的紧密性。


图6-7　管螺纹

（a）非螺纹密封的管螺纹（b）用螺纹密封的管螺纹



管螺纹适用于管接头、旋塞、阀门等处的螺纹连接。

3.矩形螺纹

牙型为正方形，牙型角α=0°。其传动效率最高，但牙根强度弱，精加工困难，螺纹牙磨损后难以补偿，使传动精度降低，常用于传力或传导螺旋。矩形螺纹未标准化，已逐渐被梯形螺纹所代替。

4.梯形螺纹

牙型为等腰梯形，牙型角α=30°。其效率虽较矩形螺纹低，但工艺性好，牙根强度高，对中性好。梯形螺纹广泛用于车床丝杠、螺旋起重器等各种传动螺旋中。

5.锯齿形螺纹

锯齿形螺纹工作面的牙型斜角β=3°，非工作面的牙型斜角为30°，它兼有矩形螺纹和梯形螺纹的效率与牙根强度高的优点，但只能用于承受单方向的轴向载荷的传动中。

6.2　螺纹连接的基本类型及螺纹连接件

6.2.1　螺纹连接的基本类型

螺纹连接的基本类型有螺栓连接、双头螺柱连接、螺钉连接和紧定螺钉连接等。

1.螺栓连接

螺栓连接是将螺栓穿过被连接件上的光孔并用螺母拧紧使被连接件固连成一体的一种连接形式。螺栓连接用于被连接件能够制成通孔，且能够在被连接件两边装配的场合，无需在被连接件上加工螺纹。

螺栓连接有普通螺栓连接和铰制孔螺栓连接两种，如图6-8所示。其中，普通螺栓连接的结构特点是被连接件的通孔与螺栓杆间有间隙（参见图6-8（a）），这种连接的螺栓杆受拉，由于这种连接的通孔加工精度低，结构简单，装拆方便，因此应用广泛；铰制孔螺栓连接（参见图6-8（b）），孔和螺栓杆多采用基孔制过渡配合（H7/m6或H7/n6），这种连接的螺栓杆受剪，主要用来承受横向载荷。


图6-8　螺栓连接

螺纹余留长度l1
 ：静载荷l1
 ≥（0.3～0.5）d；变载荷l1
 ≥0.75d

螺纹伸出长度a∶a≈（0.2～0.3）d



2.双头螺柱连接

图6-9所示为双头螺柱连接。这种连接的被连接件之一较厚不宜制成通孔，而将其制成螺纹盲孔，另一薄件制成通孔。拆卸时，只需拧下螺母而不必从螺纹孔中拧出螺柱即可将被连接件分开，可用于经常拆卸的场合。


图6-9　双头螺柱连接

拧入深度H
 ，当螺孔材料为：钢或青铜H
 ≈d
 ；铸铁H
 =（1.25～1.5）d


铝合金H
 =（1.5～2.5）d
 ；l
 2
 =（2～2.5）P
 ；l
 3
 =（0.7～1.2）d




3.螺钉连接

螺钉连接不使用螺母，而是将螺钉穿过一被连接件的通孔，直接拧入另一被连接件的螺纹孔内而实现连接，如图6-10所示。使用螺钉连接的结构比螺栓连接简单，但若经常装拆则易损坏螺纹。因此，螺钉连接适用于被连接件之一较厚，且不必经常拆装的场合。

4.紧定螺钉连接

紧定螺钉连接是利用紧定螺钉拧入一被连接件上的螺纹孔，并以螺钉末端直接顶住另一被连接件的表面或相应的孔穴，以固定两被连接件的相对位置，如图6-11所示。紧定螺钉连接主要用于传递不大的力和转矩。


图6-10　螺钉连接


H
 ，l
 1
 ，l
 2
 ，l
 3
 值同图6-9




图6-11　紧定螺钉连接



6.2.2　标准螺纹连接件

螺纹连接件的类型很多，大多已标准化。设计时可根据有关标准选用。下面简单介绍机械制造中常用的螺纹连接件。

1.螺栓

螺栓的头部形状有六角头、方头、沉头、半圆头等多种形式。其中，六角头螺栓最为常用。图6-12（a）所示为标准六角头螺栓，图6-12（b）所示为六角头铰制孔用螺栓，它可承受剪切并具有连接定位作用。

2.双头螺柱

双头螺栓两端部都有螺纹，旋入被连接件螺纹孔的一端称为座端（图6-13中b
 m
 为座端长度），另一端为螺母旋入端（图6-13中b
 为螺母旋入端长度）。


图6-12　螺栓




图6-13　双头螺柱



3.螺钉

螺钉的头部形状有十字槽头、六角头、内六角圆柱头和一字开槽沉头等（参见图6-14），以适应不同的连接场合。其中，十字槽头不易拧滑，应用较为广泛。


图6-14　螺钉



4.紧定螺钉

紧定螺钉的末端顶住零件的表面或顶入该零件的凹坑中，将零件固定，它可以传递不大的载荷。为了满足不同的工作要求，紧定螺钉的头部和末端有多种结构形式，如图6-15所示。


图6-15　紧定螺钉的头部和末端



5.螺母

螺母的形状有六角形、圆形和方形等。其中，六角螺母应用最普遍（参见图6-16（a））；圆螺母（参见图6-16（b））常用于轴上零件的轴向固定。


图6-16　螺母

（a）六角螺母（b）圆螺母



6.垫圈

垫圈常放在螺母与被连接件之间，其作用是增加被连接件的支承面积以减小接触面的压强和避免拧紧螺母时擦伤被连接件的表面或起防松作用。垫圈有平垫圈、斜垫圈、弹簧垫圈和各种止动垫圈等。

6.3　螺纹连接的预紧和防松

除个别情况外，螺纹连接在装配时都必须拧紧，这时螺纹连接受到预紧力的作用。对于重要的螺纹连接，应控制其预紧力，因为预紧力的大小对螺纹的可靠性、强度和密封性均有很大的影响。

6.3.1　螺纹连接的预紧

预紧的目的是增强连接的可靠性、紧密性和防松能力。连接件在承受工作载荷之前就预加上的作用力称为预紧力。如果预紧力过小，则会使连接不可靠；如果预紧力过大，又会导致连接过载甚至连接件被拉断的后果。

在图6-17中，当螺栓连接受螺栓拧紧力矩T
 ∑
 时，被连接零件间产生预紧压力F
 0
 ，而螺栓则受到预紧拉力F
 0
 ，此时F
 0
 即为螺栓所受的预紧力。


图6-17　拧紧螺母时的预紧力图



1.拧紧力矩（扳手力矩）T
 ∑


在预紧螺栓连接时，加于扳手上的拧紧力矩T
 ∑
 ，须克服螺旋副中的螺纹力矩T
 和螺母与支承表面间的摩擦阻力矩T
 f
 ，即


T
 ∑
 =T
 +T
 f


对于M10～M68的粗牙螺纹，则T
 ∑
 为（经验公式）：



式中：T
 ∑
 ———拧紧力矩，单位为N
 ·m；


F
 0
 ———拧紧力，单位为N；


d
 ———螺纹的公称直径，单位为mm。

2.预紧力的控制

在螺栓连接中，预紧力的大小要适当，如在气缸盖螺栓连接中，预紧力过小时，工作过程中缸盖和缸体间可能会出现间隙而漏气。当预紧力过大时，又可能使螺栓拉断。由式（6-3）可知，预紧力F
 0
 的大小取决于拧紧力矩T
 ∑
 。因此，在装配螺栓连接时，要对拧紧力矩予以控制。可采用测力矩扳手（参见图6-18）来控制T
 ∑
 ，也可测量拧紧螺母后螺栓的伸长量，以此来控制预紧力F
 0
 。


图6-18　测力矩扳手



在比较重要的连接中，若不能严格控制预紧力的大小，而只依靠安装经验来拧紧螺栓时，为避免螺栓拉断，通常不宜采用小于M12的螺栓。一般常用M12～M24的螺栓。

6.3.2　螺纹连接的防松

连接中常用的单线三角形螺纹能满足自锁条件，因而在静载荷作用下，螺纹连接不会自动松脱。但在冲击、振动或变载荷的作用下，或当温度变化很大时，螺纹连接常常失去自锁能力，产生自动松脱现象，这不仅影响机器正常工作，还可能造成严重事故。因此，机器中的螺纹连接皆要采取可靠的防松措施。

防松的根本问题就是防止螺母与螺栓杆的相对转动。防松的方法很多，按其工作原理可分为摩擦防松、机械防松和永久防松三大类。

1.摩擦防松

（1）弹簧垫圈

如图6-19所示，弹簧垫圈是一个具有斜切口而两端上下错开的环形垫圈，经热处理后具有弹性。当拧紧螺母后，垫圈被压平，此时垫圈产生弹性反力，使螺纹间始终保持一定的摩擦阻力，从而防止螺母松动。另外，垫圈的斜口尖角也可阻止螺母松动。弹簧垫圈结构简单，应用方便，广泛应用于一般的连接中。但在振动工作条件下防松效果较差。

（2）对顶螺母

如图6-20所示，当两螺母对顶拧紧后，旋合段内螺栓受拉而螺母受压，这一压力几乎不受外力的影响，从而使螺旋副保持一定的摩擦力，以防止螺纹连接松脱。此种方法多用于低速、载荷平稳的连接。

（3）自锁螺母

如图6-21所示，螺母一端制成非圆形收口，当螺母拧紧后，非圆形收口箍紧螺栓，使旋合螺纹间横向压紧。


图6-19　弹簧垫圈




图6-20　对顶螺母




图6-21　锥圆口自锁螺母



2.机械防松

机械防松是利用附加机械装置，约束螺母与螺栓之间的相对转动，因而防松可靠，应用很广。图6-22为开口销与槽形螺母，开口销穿过螺母上的槽和螺栓的孔后，将尾端掰开以防松。图6-23为用止动垫片防松，将垫片的边缘翻起，分别紧贴在螺母与被连接零件的侧面（或是插入被连接零件的槽中）以实现防松。图6-24为带翅垫圈与圆螺母，将带翅垫圈的内翅嵌入螺栓（或轴）的槽内，拧紧螺母后将垫圈外翅之一折嵌于螺母对应槽内以防松。

3.永久防松

螺母拧紧后，利用冲头在螺栓末端与螺母的旋合缝处打冲点，或把螺栓末端伸出部分铆死，或用点焊，金属胶结等方法，将螺旋副变为不可拆连接，如图6-25所示。此方法防松可靠，适用于不需拆卸的特殊连接。


图6-22　开口销与槽形螺母




图6-23　止动垫片




图6-24　圆螺母用带翅垫片




图6-25　冲点



6.4　螺纹连接的强度计算

螺栓连接是机器中应用最广泛的一种连接。螺栓连接的主要失效形式有受拉螺栓的螺纹部分断裂、受剪螺栓的螺栓杆与孔壁贴合面的压溃或螺栓杆被剪断，以及因经常拆卸使螺纹牙间相互磨损而发生滑扣。由于螺纹各部分尺寸基本上是根据等强度原则确定的。所以，螺栓连接的计算主要是确定螺纹小径d
 1
 ，再根据d
 1
 查标准选定螺纹大径（公称直径）d
 及螺距P
 。

6.4.1　松螺纹连接

图6-26所示为起重滑轮连接螺栓，装配时不拧紧，无负载时，螺栓不受力，工作时受轴向拉力F
 的作用。

螺栓的抗拉强度条件为



式中：A
 ———螺栓危险剖面的面积，单位为mm2
 ，近似取；


图6-26　起重滑轮松连接




d
 1
 ———螺纹的小径，单位为mm；

［σ］———松连接螺栓的许用拉应力，单位为MPa，其值如表6-6所示。

设计公式为



如给出外载荷F
 值，即可由式（6-5）求出小径d
 1
 ，再从有关设计手册中查出公称直径d
 及螺母、垫圈等的尺寸。

6.4.2　受横向外载荷的紧螺栓连接

1.采用普通螺栓

图6-27所示为普通螺栓连接，被连接件承受垂直于轴线的横向载荷F
 R
 。因螺栓杆与螺栓孔间有间隙，故螺纹不直接承受横向载荷F
 R
 。而是预先拧紧螺栓，使被连接件表面间产生压力F
 0
 ，从而使被连接件接合面间产生的摩擦力来承受横向载荷。如摩擦力之和大于或等于横向载荷F
 R
 ，被连接件间不会相互滑移，故可达到连接的目的。


图6-27　受横向载荷的螺栓连接



每个螺栓的预紧力F
 0
 ，即为每个螺栓作用于被连接件的压力，其大小可由下式算出：



式中：F
 0
 ———每个螺栓的预紧力；


f
 ———被连接零件表面的摩擦系数，其值如表6-2所示；


z
 ———连接螺栓的个数；


m
 ———接合面数（图6-27中m
 =2）；


K
 ———可靠性系数，通常取K
 =1.2；


F
 R
 ———横向外载荷，单位为N
 。


表6-2　连接接合面间的摩擦系数f



如给定F
 R
 值，则可由式（6-6）求出预紧力F
 0
 。F
 0
 对于被连接零件是压力，而对于螺栓则是拉力，因此，在螺栓的危险截面上产生拉伸应力，其值为：



在螺栓的危险截面上，不仅有由F
 0
 引起的拉伸应力σ，还受到在预紧螺栓时由螺纹力矩T
 产生的扭转剪应力τ。



对于M10～M68的普通螺栓，取d
 2
 、d
 1
 及的平均值，并取tanρυ=f
 υ
 =0.17则可得τ≈0.5σ。按照第四强度理论，当量应力σe
 为



由此可见，紧螺栓连接在预紧时虽同时承受拉伸与扭转的复合作用，但在计算时，可以只按拉伸强度来计算，不过要将所受的拉力增大30%来考虑扭剪应力的影响。因此，螺栓螺纹部分的强度条件为



设计公式为



式中：［σ］———紧连接螺栓的许用应力，单位为MPa，其值可按表6-6计算。

2.采用铰制孔用螺栓

承受横向载荷时，不仅可采用普通螺栓连接，也可采用铰制孔用螺栓连接。图6-28所示为采用铰制孔用螺栓连接，这种连接在装配时螺栓杆（直径d
 s
 处）与孔壁间为过渡配合，螺栓杆直接承受剪切。

如横向载荷为F
 R
 ，螺栓个数为z
 ，则每个螺栓承受的剪力F
 h
 为：


图6-28　承受工作剪力的紧螺栓连接



螺栓杆的剪切强度条件为



设计公式为



式中：m
 ———螺栓受剪面数；

［τ］———许用剪应力，单位为MPa，其值如表6-6所示；


d
 s
 ———螺栓受剪面直径，单位为mm。

由于螺栓杆与孔壁无间隙，其接触表面承受挤压。由式（6-10）求得d
 s
 值，并查手册得到标准值后，还应校核挤压强度，其强度条件为



式中：［σp
 ］———螺栓或孔壁材料的许用挤压应力，选两者中之较小值（参见表6-6）；


L
 min
 ———螺栓杆与孔壁接触表面的最小长度，设计时应取L
 min
 ≥1.25d
 s
 。

铰制孔螺栓连接主要用于承受横向载荷。由于螺栓杆直接承受剪切，在同样大小横向载荷作用时，比采用普通螺栓所需的直径小，从而有省材料及重量轻等优点。但螺栓杆要精制，螺栓孔需铰孔，在制造及装配时不如采用普通螺栓连接方便，所以，应用不如普通螺栓广泛。

6.4.3　受轴向外载荷的紧螺栓连接

机器中，螺栓所受外载荷与螺栓轴线平行的情况很多，如图6-29所示的汽缸盖螺栓连接，其受力分析图如图6-30所示。其中，图6-30（a）表示螺栓未被拧紧时，螺栓与被连接件暂不受力；图6-30（b）表示螺栓被拧紧后，螺栓受预紧拉力F
 0
 ，而被连接件则受预紧压力F
 0
 的作用，且产生压缩变形δ1
 ；图6-30（c）表示汽缸内已通入气体（参见图6-29），此时螺栓又受到轴向外载荷F
 的作用，由于螺栓中总拉力F
 Σ
 增大，螺栓比预紧状态时增加伸长变形δ2
 ，被连接件也要回弹变形δ2
 。

为了保证被连接件之间的气密性，应有δ2
 ＜δ1
 。由于被连接件压缩变形量减小，可知此时的压紧力（称为剩余预紧力）F
 ′0
 ＜F
 0
 。由此可知，螺栓受轴向载荷F后，螺栓中总拉力F
 ∑
 为工作拉力F
 与剩余预紧力F
 ′0
 之和，即




图6-29　压力容器端盖螺栓连接图




图6-30　螺栓与被连接件的受力与变形

（a）未拧紧（b）拧紧后（c）受工作载荷



剩余预紧力F
 ′0
 值如表6-3所示。


表6-3　剩余预压力F′0
 的取值范围



由表6-3选取F
 ′0
 后，可由式（6-12）计算出螺栓总拉力F
 ∑
 ，参照式（6-8）可得受轴向外载荷的紧螺栓连接设计公式为



强度校核公式则为



根据螺栓受工作载荷F
 的伸长增量与被连接件回弹变形量相等（均为δ2
 ）的关系，可导出预紧力F
 0
 与剩余预紧力F
 ′0
 的关系式为



式中：K
 C
 ———相对刚性系数。其中，C
 1
 为螺栓刚度（力与变形之比），C
 2
 为被连接件刚度。K
 C
 值与螺栓和被连接零件的材料、结构及连接中垫片性质等有关。对于钢制被连接件，K
 C
 值可参照表6-4选取。


表6-4　相对刚性系数



对于较重要的螺栓连接，需控制预紧力F
 0
 的大小。先由表6-3选取剩余预紧力F
 ′0
 ，再由式（6-15）计算预紧力F
 0
 的值。如采用测力矩扳手控制F
 0
 值时，可由式（6-3）计算出扳手力矩T
 ∑
 的大小，在预紧螺栓时使力矩指针达到T
 ∑
 值，此时螺栓中预紧力即近似达到所需预紧力F
 0
 。

将式（6-15）代入式（6-12），可得：



由上式可知，当螺栓承受的轴向工作载荷由0至F
 间变化时，螺栓中总拉力的变化范围是F
 0
 ～F
 ∑
 。由式（6-16）可知，减小螺栓刚度C
 1
 （如减小螺栓光杆部分直径或采用空心螺栓）或增大被连接件刚度C
 2
 （如使用金属垫片或不使用垫片），均可降低相对刚性系数K
 C
 值。从而可缩小螺栓总拉力的变化范围，进而提高螺栓承受变载荷时的疲劳强度。

6.5　螺纹连接件的材料和许用应力

6.5.1　螺纹连接件的常用材料

适合制造螺纹连接件的材料品种较多。普通垫圈的材料推荐采用Q235、15、35；弹簧垫圈用65Mn钢制造，并经热处理和表面处理。适合制造螺栓的材料应具有足够的强度、一定的塑性和韧性，而且便于加工。制造一般螺栓常用的材料为Q215、Q235、10、35和45等钢。对于承受冲击、振动或变载荷的螺纹连接件，可采用低合金钢、合金钢，如15Cr、40Cr、30CrMnsi等材料制造。对于特殊用途的螺纹连接副，可采用特种钢、铜合金、铝合金等材料制造。选择螺母的材料时，考虑到更换螺母比更换螺栓较经济、方便，所以应使螺母材料的强度低于螺栓材料的强度。

国家标准把螺纹连接件按材料的机械性能分为不同的等级，规定重要的或有特殊要求的螺纹连接件，才允许采用高性能等级的材料，并经表面处理；而且规定如采用符合性能等级的螺栓、螺母，在图纸中只标出性能等级，不标出材料牌号。对于一般机械设计，螺纹连接件常用材料的机械性能如表6-5所示。

6.5.2　螺栓连接的许用应力和安全系数

螺栓连接的许用应力［σ］和安全系数S
 的值如表6-6和表6-7所示。


表6-5　螺纹连接常用材料的机械力学性能　MPa


注：螺栓直径d小时，取偏高值。





表6-6　螺栓连接的许用应力和安全系数




表6-7　不控制预紧力时紧螺栓连接的安全系数S（静载荷）




表6-8　压力容器的螺栓间距t0




【例6-1】如图6-29所示的气缸盖螺栓连接，已知气缸内径D
 2
 =200 mm，气缸内气体工作压力P
 =1.2 MPa，缸盖与缸体之间采用橡胶垫圈密封，D
 1
 =260 mm，螺栓数目z
 =10。试确定螺栓直径，并检查螺栓间距t
 0
 是否满足表6-8所规定的数值以及是否符合扳手空间要求。

【解】（1）确定每个螺栓所受的轴向工作载荷F




（2）计算每个螺栓的总拉力F
 ∑


由于气缸盖螺栓连接有密封性要求，根据表6-3所示可取F
 ′0
 =1.8F，由式（6-12）得螺栓总拉力为


F
 ∑
 =F
 +F
 ′0
 =F
 +1.8F
 =2.8F
 =2.8×3770=10556N


（3）确定螺栓公称直径d


① 螺栓选用35钢，由表6-5查得σS
 =315MPa，若装配时不控制预紧力，则螺栓的许用应力与其直径有关，故须采用试算法。假定螺栓直径d
 =16 mm，由表6-7查得S
 =3，则许用应为［σ］=σs
 /S=315/3=105MPa。

② 由式（6-13）求得螺栓小径为



由表6-1查得M16的d
 =16 mm，P
 =2 mm，d
 1
 =13.84 mm，故适合。

若计算结果与假设d
 值不符，则应重新假设d
 值，再按上述步骤进行计算。

螺栓间距



根据表6-8可知，P
 ≤1.6 MPa时，压力容器螺栓间距t
 0
 ＜7d
 =7×16=112 mm，故满足紧密性要求。查有关设计手册，M16的扳手空间A
 =48mm。故本题中t
 0
 ＞A
 ，能满足扳手空间要求。否则，应重新选取螺栓数目z
 ，按上述步骤进行计算，直至合格为止。

机械工程中，对于不太重要的螺栓连接，通常可根据经验公式，或参照同类结构用类比方法，按有关标准选定即可。

6.6　提高螺栓连接强度的措施

螺栓连接的强度主要取决于螺栓的强度。影响螺栓强度的因素较多，主要有应力幅、螺纹牙的受力分配、应力集中、附加应力、材料的机械性能和制造工艺等。下面仅分析这些因素对螺栓强度的影响以及提高强度的相应措施。

6.6.1　降低应力幅

对于受轴向变载荷的紧螺栓连接，应力幅变化幅度是影响疲劳强度的重要因素，应力幅变化幅度越小，螺栓越不易疲劳破坏。减小螺栓刚度C1
 或增大被连接件刚度C2
 ，都可以达到减小应力幅变化幅度的目的。

在实际应用中，为了减小螺栓的刚度，可以适当加长螺栓，也可以采用图6-31所示的腰状杆螺栓和空心螺栓，或者在螺母下面安装弹件元件，如图6-32所示。


图6-31　腰状杆螺栓与空心螺栓




图6-32　弹性元件



要增大被连接件的刚度，除了可以从被连接件的结构和尺寸考虑之外，还可以采用刚度较大的金属垫片或不设垫片。对于有密封性要求的气缸螺栓连接，如仅从密封角度考虑采用软垫片密封并不合适。图6-33所示的气缸螺栓连接采用的是刚度较大的金属垫片和密封环。


图6-33　气缸密封元件

（a）垫片密封（b）密封环密封



6.6.2　改善载荷的不均匀分布

螺栓所受的总拉力F
 ∑
 是通过螺纹牙面的接触来传递的。因为螺栓和螺母的刚度及变形性质不同，所以各圈螺纹牙上受力不均。如图6-34所示，螺栓受拉，螺距增大；螺母受压，螺距减小。靠近支承面的第一圈螺纹牙受载最大，此处最易发生疲劳断裂。以后各圈螺纹上的受力递减分布如图6-35所示。显然，采用加厚螺母，并不能提高连接强度。


图6-34　旋合螺纹的变形示意图




图6-35　旋合螺纹间的载荷分布



为了改善这种受力不均的情况，常采用悬置螺母、环槽螺母、内斜螺母等措施。

　悬置螺母
 ：螺母的旋合部分均受拉，变形性质与螺栓相同，螺纹牙上受力趋于均匀，如图6-36（a）所示。

　环槽螺母
 ：螺母内缘下端局部受拉且富有弹性，亦有与悬置螺母相似的效果，但效果不及悬置螺母，如图6-36（b）所示。


图6-36　均载荷螺母结构



　内斜螺母
 ：螺母下端制成10°～15°的斜角，使螺栓螺纹牙的受力面由上而下逐渐外移而减小螺栓旋合段下部的刚度，把载荷向上转移到原受力较小的螺纹上，从而使载荷分布趋于均匀，如图6-36（c）所示。

图6-36（d）所示的螺母结构，兼有环槽螺母和内斜螺母的作用。这些特殊结构的螺母制造费工费时，只在重要或大型的连接中才使用。

6.6.3　减小应力集中

螺纹的牙根、收尾、螺栓头部与螺栓杆的交接处都有应力集中。适当加大牙根圆角半径、或在螺纹收尾处用卸载槽，或在螺纹收尾处用卸载过渡结构（参见图6-37）等方法，都能减小应力集中，提高螺栓的强度。


图6-37　圆角和卸载结构

（a）加大圆角半径（b）卸载槽（c）卸载过渡结构



6.6.4　避免附加弯曲应力

偏心载荷会在螺栓中引起附加弯曲应力。为了避免螺纹连接产生附加弯曲应力，应从结构和工艺上采取措施。例如，在工艺上保证被连接件、螺母和螺栓头部的支承面平整，并与螺栓轴线垂直；对于在粗糙表面上安装的螺栓，应制成凸台或沉头座等。

6.7　螺旋传动

螺旋传动由螺杆（也称丝杠或螺旋）和螺母组成，主要用来将旋转运动变换为直线移动，同时传递运动和动力。

6.7.1　螺旋传动的类型与特点

螺旋传动按其用途和受力情况可分为传力螺旋、传导螺旋和调整螺旋三类。

　传力螺旋
 ：以传递动力为主，要求以较小的转矩产生较大的轴向力，如螺旋起重器摩擦压力机的螺旋等。通常要求具有自锁能力。

　传导螺旋
 ：主要用来传递运动，要求具有较高的传动精度，如车床刀架进给机构中的螺旋等。

　调整螺旋
 ：主要用来调整和固定零件间的相互位置，如车床尾座螺旋等。

这些螺旋传动一般采用梯形螺纹，单向受力传动时亦可采用锯齿形螺纹，次要场合则可采用矩形螺纹。螺旋传动主要特点是结构简单、运转平稳无噪声，便于制造、易于实现自锁，但传动效率低（一般为30%～40%）、摩擦和磨损较大。

在调整螺旋中，有时要求当主动件转动时，从动件作微量移动（如镗刀杆微调装置），此时可采用差动螺旋。图6-38为差动螺旋工作原理图。螺杆1的A
 段螺距为P
 A
 ，B
 段螺距为P
 B
 且P
 A
 ＞P
 B
 。当两段螺旋的旋向相同时，如转动螺杆1转过ϕ角，螺杆1相对于螺母3前移L
 A
 。则螺母2相对于螺杆1后移，因此螺母2相对螺母3前移了


图6-38　微调差动螺旋





当P
 A
 与P
 B
 相差很小时，可使L
 很小，从而达到微调目的。

反之，如A
 、B
 两段螺旋的旋向相反，则



此时，螺母2将作快速移动。

6.7.2　滚动螺旋简介

在螺旋和螺母之间没有封闭循环的滚道，滚道间充以钢珠，这样就使螺旋面的摩擦成为滚动摩擦，这种螺旋传动称为滚动螺旋，又称滚珠丝杠。

按滚道回路形式的不同，滚动螺旋分为内循环和外循环两种（参见图6-39）。


图6-39　滚动螺旋

（a）外循环（b）内循环



　内循环滚珠丝杆
 ：钢珠在整个循环过程中始终不脱离螺旋表面的循环。内循环滚珠丝杠的螺母上开有侧孔，孔内装有反向器将相邻两螺纹滚道连通，钢珠越过螺纹顶部进入相邻滚道，形成一个循环回路。因此，一个循环回路里只有一圈钢珠和一个反向器。一个螺母常设置2～4个反向器。

　外循环滚珠丝杆
 ：钢珠在回路过程中离开螺旋表面的循环。外循环螺母只需前后各设一个反向器即可。

滚动螺旋的主要优点：① 滚动摩擦系数小，传动效率高，可达90%以上；② 磨损小，还可以用调整方法清除间隙并产生一定的预变形来增加刚度，因此其传动精度很高；③ 不具有自锁性，可以变直线运动为旋转运动。

滚动螺旋的缺点：① 结构复杂，制造困难；② 有些机构中为防止逆转需另加自锁机构。

由于其显著的优点，滚动螺旋早已在汽车和拖拉机的转向机构中得到应用。目前，滚动螺旋广泛应用于要求高效率和高精度的机器中，如飞机机翼和起落架的控制、水闸的升降和数控机床等。

本章小结

1.基本要求

掌握螺纹的基本参数，了解螺栓连接的基本类型及螺纹连接件，掌握螺栓连接的防松原理和常见的防松方法，熟悉螺栓连接的强度计算方法和步骤。

2.重点内容学习提示

① 螺纹连接是可拆（可重复使用）连接的一种。

② 螺纹的形成可以先从螺纹线的形成开始，再将一个截面放置在螺纹线上，得到不同的螺纹。截面不同，螺纹也不同，常用的螺纹牙型有三角形螺纹、管螺纹、矩形螺纹、锯齿形螺纹等。

③ 螺纹的重要参数包括大径d
 、小径d
 1
 、中径d
 2
 、螺距P
 、导程S
 、升角、和牙型角α等。其中，大径为螺纹的公称直径，如M16，16都是大径。

④ 螺纹连接有四种基本类型：螺栓连接、双头螺柱连接、螺钉连接、紧定螺钉连接。其中，双头螺柱连接与螺钉连接应用场合的区别是，前者用于经常拆装的场合，后者用于不经常拆装场合；螺栓连接、双头螺柱连接、螺钉连接应用场合的区别是，螺栓连接可用于被连接件两边均能进行装配的场合，而双头螺柱连接、螺钉连接只能用于单边装配。

⑤ 螺纹连接的防松原理，就是阻止内、外螺纹间产生相对运动。

⑥ 螺栓连接通常不需要进行强度计算，一般采用类比法选用即可；只有比较重要的螺栓连接（牵涉到安全等方面）才进行强度计算。

⑦ 螺旋传动是将转动变为移动或将移动变为转动的传动方式之一。

思考题及练习题

6.1　连接螺纹常采用何种螺纹？传动螺旋常采用何种螺纹？为什么？

6.2　什么情况下采用细牙螺纹？什么情况下采用多线螺纹？

6.3　在受轴向载荷的紧螺栓连接的强度计算中，为什么要将螺栓所受的轴向总载荷增加30%?

6.4　图6-40所示为一拉杆螺纹连接，已知拉杆所受载荷为F
 =23kN（工作中要经常转动螺母，以调节拉杆长度），拉杆材料为碳钢Q235，试设计拉杆螺纹直径。


图6-40　习题6.4图



6.5　图6-41所示为螺栓连接中的两个M16的螺栓，材料为35钢，若f
 =0.15，K
 =1.2。试求允许承受的最大横向载荷F
 R
 。


图6-41　习题6.5图



6.6　某压力容器，气压p
 =0.5MPa，容器内径D
 2
 =280mm，要用10个直径d
 =16mm的螺栓，10个螺栓均布于直径为D
 1
 的圆周上（参见图6-29），螺栓材料为45钢，装配时控制预紧力，取残余预紧力F
 ′0
 =1.5F
 （F
 为工作载荷），试校核此螺栓强度。


第7
 章　带传动


【本章导读】


带传动是通过传送带将主动轴上的运动和动力传递给从动轴的机械传动形式。本章主要讨论带传动的类型、应用和工作特点，着重介绍普通V带和V带轮的标准、选用和设计方法，简单介绍较新型的窄V带传动和同步带传动，以及带传动的安装、张紧和维护的基本知识。

7.1　带传动的类型和特点

带传动的主要作用是传递转矩和改变转速，广泛应用于金属切削机床、汽车、农机等各种机械传动系统中。带传动一般由固连于主动轴上的带轮1（主动轮）、固连于从动轴上的带轮2（从动轮）和紧套在两轮上的挠性带3组成，如图7-1所示。


图7-1　带传动的基本组成



7.1.1　带传动的类型

根据工作原理的不同，带传动分为摩擦型（参见图7-1（a））和啮合型（参见图7-1（b））两大类。绝大部分带传动属于摩擦型带传动，当主动轮回转时，依靠带与带轮表面间的摩擦力带动从动轮转动，从而传递运动和动力。摩擦型带传动属于有中间挠性件的摩擦传动。本章主要讨论摩擦型带传动。

摩擦型带传动根据横截面形状不同可分为平带传动（矩形截面）、V带传动（梯形截面）等，如图7-2所示。

　平带
 ：有胶帆布带、编织带、锦纶片复合平带、高速环形胶带等。各种平带规格可查阅有关标准。平带传动结构最简单，挠曲性好，平带轮易于加工，在传动中心距较大场合应用较多。高速带传动通常也使用平带。

　V带
 ：目前在一般传动机械中应用最广。V带只和轮槽的两个侧面接触，即以两个侧面为工作面。V带又有普通V带、窄V带、宽V带、联组V带等类型。其中，普通V带应用最广泛，本章主要讨论普通V带传动的结构、类型和设计问题；窄V带传动的能力更强，应用越来越多，将在第5节中介绍。


图7-2　平带传动与V带传动

（a）平带传动（b）V带传动



目前，一些新型带传动，如多楔带传动和同步带传动，使用日益广泛。同步带传动属于啮合型带传动，将在第6节中介绍。

7.1.2　带传动的特点

摩擦型带传动一般有以下特点：

① 带有良好的挠性和弹性，能吸收振动、缓和冲击，传动平稳，噪音小；

② 当带传动过载时，带在带轮上打滑，防止其他机件损坏，起到过载保护作用；

③ 结构简单，制造、安装和维护方便；

④ 带与带轮之间存在一定的弹性滑动，故不能保证恒定的传动比，传动精度和传动效率较低；

⑤ 由于带工作时需要张紧，因此带对带轮轴有很大的压轴力；

⑥ 带传动装置外廓尺寸大，结构不够紧凑；

⑦ 带的寿命较短，需经常更换。

由于带传动存在上述特点，故通常用于中心距较大的两轴之间的传动，传递功率一般不超过50kW。

7.2　普通V带及V带轮

在本节中，我们主要向读者介绍一些关于V带与V带轮的相关知识点，如V带的结构和标准，V带轮的材料、结构及轮槽尺寸等。

7.2.1　普通V带

普通V带为无接头的环形带，主要由伸张层1、强力层2、压缩层3和包布层4等组成，如图7-3所示。其中，包布层由胶帆布制成。强力层由几层胶帘布或一排胶线绳制成，前者为帘布结构V带（参见图7-3（a）），后者为绳芯结构V带（参见图7-3（b））。帘布结构V带抗拉强度大，承载能力较强；绳芯结构V带柔韧性好，抗弯强度高，但承载能力较差。为了提高V带抗拉强度，近年来已开始使用合成纤维（锦纶、涤纶等）绳芯作为强力层。

普通V带和V带轮的尺寸采用基准宽度制。普通V带截面共有Y、Z、A、B、C、D、E七种型号。Y型V带截面尺寸最小，E型V带截面尺寸最大，如图7-4所示。


图7-3　V带的截面结构



当V带绕带轮弯曲时，在带中保持原长度不变的面称为节面，节面的宽度称为节宽，用b
 p
 表示，普通V带相对高度h
 /b
 p
 约为0.7，h
 为V带高度，如图7-5所示，V带的节宽b
 p
 与带轮基准直径d
 d
 上轮槽的基准宽度b
 d
 相对应，如表7-1和表7-2所示。


图7-4　普通V带截面型号




图7-5　节面和节宽




表7-1　V带的截面尺寸和V带轮的轮槽尺寸




续表7-1




表7-2　V带轮的基准直径系列




续表7-2


注：① 有Δ号的外径只用于普通V带；



② 直径的极限偏差：基准直径C
 11
 、外径h
 12
 ；



③ 没有外径值的基准直径不推荐采用。




普通V带的长度以基准长度L
 d
 表示。基准长度是在规定的张紧力下，V带位于测量带轮基准直径d
 d
 处的周长。对于封闭无接头的环状普通V带，每种型号都规定了若干基准长度L
 d
 ，使选用的V带适应不同基准直径d
 d
 和中心距a
 ，如图7-6所示。普通V带的基准长度如表7-3所示。


图7-6　基准长度和基准直径




表7-3　V带的基准长度L
 d
 和带长系数K
 L





续表7-3


注：凡有带长系数者表示有该型号基准长度L
 d
 。




7.2.2　V带轮

1.带轮材料

带轮材料一般采用灰铸铁和钢等，其中灰铸铁应用最广。当圆周速度v
 ≤25m/s时，用灰铸铁；当带速v
 ＞25m/s时，宜用铸钢。单件生产可用钢板焊接带轮，功率小时可用铝合金或工程塑料。

2.带轮结构和尺寸

如图7-7所示，V带轮由轮缘、辐板（或轮辐）和轮毂三部分组成。


图7-7　V带轮的结构



（1）轮缘

轮缘为带轮外圈环形部分，轮缘上有轮槽。普通V带轮槽采用基准宽度制，以基准线的位置和基准宽度来定义带轮的槽型、基准直径和V带在轮槽中的位置。带轮的基准宽度定义为V带的节面在轮槽内相应位置的槽宽，用以表示轮槽截面的特征值，不受公差的影响，是带轮与带标准化的基本尺寸。在轮槽基准宽度处的直径是带轮的基准直径。普通V带轮基准直径如表7-2所示，轮缘尺寸如表7-1所示。

（2）轮毂

轮毂是带轮与轴配合部分，其直径d
 1
 和长度L（参见图7-8）可按下列经验公式计算：

轮毂直径：


d
 1
 =（1.8～2）d


轮毂长度：

L=（1.5～1.8）d


当轮宽B
 ＜1.5d
 （d
 为轴孔直径）时，取L
 =B
 。

（3）辐板（或轮辐）


图7-8　V带轮的结构形式



辐板（或轮辐）是带轮用于连接轮缘和轮毂的部分。如图7-8所示，根据带轮直径的大小，V带轮的结构形式可分为实心式（参见图7-8（a））、辐板式（参见图7-8（b））、带孔辐板式（参见图7-8（c））和椭圆轮辐式（参见图7-8（d））。

V带轮的结构尺寸（参见图7-8中标注的尺寸）可以查设计手册，也可以按下面的经验公式确定。


d
 0
 =（0.2～0.3）（d
 2
 -d
 1
 ）；d
 1
 =（1.8～2）d



S
 =（0.2～0.3）B
 ；S
 1
 ≥1.5S
 ，S
 2
 ≥0.5S
 ；D
 0
 =0.5（d
 1
 +d
 2
 ）


b
 1
 =0.4h
 1
 ，b
 2
 =0.8b
 1
 ；f
 1
 =0.2h
 1
 ，f
 2
 =0.2h
 2
 ；h
 2
 =0.8h
 1




式中：P
 ———传递的功率，单位为kW；


n
 ———带轮的转速，单位为r/min；


z
 a
 ———轮辐数。

7.3　带传动工作能力的分析

7.3.1　带传动的受力分析

图7-9所示为带传动工作前后的受力情况。安装带传动时，传动带就以一定的初拉力F
 0
 紧套在带轮上，由于F
 0
 的作用，带和带轮接触面上就产生了正压力。带传动不工作时，传动带两边拉力相等，都等于F
 0
 。


图7-9　带传动的受力分析

（a）工作前（b）工作时



带传动工作时，设主动轮以转速n
 1
 转动，带与带轮接触面间便产生摩擦力F
 f
 ，主动轮在摩擦力作用下驱使带传动，带同样靠摩擦力驱使从动轮以转速n
 2
 转动。在摩擦力F
 f
 的作用下，带绕上主动轮的一边被进一步拉紧，称为紧边。紧边拉力由F
 0
 增大到F
 1
 ；带绕上从动轮的一边则有所松动，称为松边，松边拉力由F
 0
 下降到F
 2
 。紧边拉力F
 1
 与松边拉力F
 2
 之差称为有效拉力F
 e
 ，显然有效拉力F
 e
 与带与带轮之间在整个接触弧上总摩擦力F
 f
 相等，即



带传动所能传递的功率：



式中：P
 ———所传递的功率，单位为kW；


F
 e
 ———带传动的有效拉力，单位为N；


v
 ———带传动的速度，单位为m/s。

当传递功率增大时，带上有效拉力F
 e
 相应增大，但初拉力F
 0
 一定时，带与带轮之间总摩擦力F
 f
 有一极限值，它限制着带传动的工作能力。

最大有效拉力（推导过程略）为：



式中：q
 ———带每米长度质量，单位为kg/m；


f
 v
 ———当量摩擦系数；

α1
 ———带在小带轮上的包角，单位为rad。

由上式可知，带的最大有效拉力的影响因素有初拉力F
 0
 、带速v
 、当量摩擦系数f
 v
 和小轮上包角α1
 。

　初拉力F
 0
 ∶F
 0
 越大，带与带轮间的正压力越大，传动时摩擦力就越大，最大有效拉力就越大，但F
 0
 过大时，带磨损加剧，导致带过快松弛，降低带的寿命。若拉力F
 0
 过小，则带所能传递的功率减小，运转时容易打滑。

　带速v
 ：v一般取5m/s
 ≤v
 ≤25m/s。v
 过大时离心力过大，使带与带轮之间摩擦力减小，从而使最有效拉力减小，传动能力下降；v
 过小，由P
 =F
 e
 ·v
 知，所需有效拉力F
 e
 过大，即所需带根数过多。

　包角α
 ：α越大，带与带轮接触弧上的摩擦力就越大，传动能力就越强。

　当量摩擦系数f

 v
 ：最大有效拉力F
 emax
 随f
 v
 的增大而增大。因为f
 v
 越大，摩擦力就越大，传动能力就越高。当量摩擦系数f
 v
 取决于带与带轮材料、表面状况、形状，以及带传动的工作环境条件。

7.3.2　带的应力分析

带传动工作时，带上应力有以下几种：

1.拉应力

紧边拉应力



松边拉应力



式中：σ1
 ———紧边拉应力，单位为MPa；

σ2
 ———松边拉应力，单位为MPa；


A
 ———带的横截面面积，单位为mm2
 。

2.弯曲应力

带绕在带轮上引起弯曲应力，带上弯曲应力为



式中：σb
 ———由带弯曲产生的弯曲应力，单位为MPa；


E
 ———带的弹性模量，单位为MPa；


h
 ———带的高度，单位为mm；


D
 ———带轮计算直径，单位为mm。对于V带轮，带轮的计算直径即为基准直径d
 d
 。

3.离心拉应力

当带在带轮上以线速度v
 做圆周运动时，由于其本身质量将产生惯性离心力，由此力在带的截面上产生离心拉应力。离心拉应力在带全长各截面处均匀分布，其值为



式中：σc
 ———由离心力产生的拉应力，单位为MPa；


q
 ———带单位长度质量，单位为kg/m，其值如表7-1所示；


A
 ———横截面面积，单位为mm2
 ；


v
 ———带速，单位为m/s。

带工作时应力分布情况如图7-10所示。带上最大应力发生在紧边开始绕上小带轮处：




图7-10　带工作时应力分布情况



由上述分析可知，带工作在交变应力状态下，当应力循环次数达到一定值时，将发生疲劳破坏。为保证带有足够的疲劳寿命，应满足

σmax
 =σ1
 +σb1
 +σc
 ≤［σ］

式中：［σ］———带的许用应力。［σ］是在α1
 =α2
 （大带轮上的包角）=180°、规定的带长、应力循环次数和载荷平稳等条件下通过试验确定的。

7.3.3　弹性滑动和打滑现象

1.弹性滑动现象

如图7-11所示，带是挠性体，受拉后会产生弹性变形。由于紧边和松边拉力不同，因而弹性变形也不同。当紧边在A
 1
 点绕上主动轮时，其所受的拉力为F
 1
 ，此时带的线速度v
 和主动轮的圆周速度v
 1
 相等。在带由A
 1
 点转到B
 1
 点的过程中，带所受的拉力由F
 1
 逐渐降低到F
 2
 ，带的弹性变形也随之逐渐减小，因而带沿带轮的运动是一面绕进，一面向后收缩，带的速度便逐渐低于主动轮的圆周速度v
 1
 ，说明带与带轮之间产生了相对滑动。

在从动轮上的情况与主动轮上相反，带绕过从动轮时拉力由F
 2
 逐渐增大到F
 1
 ，弹性变形逐渐增加，因而带沿带轮运动时一面绕进，一面向前伸长，使带的速度逐渐地高于从动轮圆周速度v
 2
 ，即带与从动轮间也发生相对滑动。这种由于带的弹性变形不一致而引起的带与带轮之间的相对滑动，称为带的弹性滑动。弹性滑动现象是摩擦型带传动正常工作时固有的特性，是不可避免的。


图7-11　带传动的弹性滑动现象



由于存在弹性滑动现象，从动轮圆周速度v
 2
 必然低于主动轮圆周速度v
 1
 ，其差值与主动轮圆周速度之比称为滑动率ε，其计算公式为：



于是

v2
 =（1-ε）v1


其中



式中：n
 1
 、n
 2
 ———分别为主动轮和从动轮的转速，单位为r/mm；


d
 d1
 、d
 d2
 ———分别为主动轮和从动轮的直径，单位为mm。

代入并整理得带传动的实际传动比为



由于带传动的滑动率很小（ε≈1%～2%），一般计算时可不考虑，因此取传动比为



2.打滑

当带传动的工作载荷超过了带与带轮之间摩擦力的极限值，带与带轮之间发生剧烈的相对滑动（一般发生在较小的主动轮上），从动轮转速急速下降，甚至停转，带传动失效，这种现象称为打滑。打滑对其他机件有过载保护作用，但应尽快采取措施克服，以免带摩损发热使带损坏。

7.4　普通V带传动设计计算

7.4.1　带传动的失效形式和计算准则

带传动的主要失效形式有：

① 带在带轮上打滑，不能传递运动和动力；

② 带由于疲劳产生脱层、撕裂和拉断；

③ 带的工作面磨损。

带传动设计计算准则为：保证带传动不打滑的条件下，具有一定的疲劳强度和寿命。

7.4.2　单根V带的基本额定功率和许用功率

单根普通V带在试验条件所能传递的功率称为基本额定功率，用P
 1
 表示，其值如表7-4所示。单根普通V带的基本额定功率P
 1
 是在特定试验条件（特定的带基准长度L
 d
 ，特定使用寿命，传动比i=1，包角α=180°，载荷平稳）下测得的带所能传递的功率。当i≠1时，考虑到带绕过大带轮时产生的弯曲应力比绕过小带轮的小，从疲劳观点看，在带具有同样使用寿命条件下，可以传递更大的功率，即加上功率增量ΔP
 1
 （参见表7-4）。


表7-4　单根V带的额定功率P1
 和额定功率增量ΔP1




单根普通V带在设计所给定的实际条件下允许传递的功率称为许用功率，用［P1
 ］表示。

在工程实际中，带的实际工作条件与上述特定条件不同，所以应对P
 1
 加以修正。因此，实际工作条件下单根V带的基本额定功率［P
 1
 ］为



式中：P
 1
 ———单根普通V带的额定功率，单位为kW，其值如表7-4所示；

ΔP
 1
 ———单根普通V带额定功率的增量，单位为kW，其值如表7-4所示；


K
 α———包角的修正系数，考虑α1
 ≠180°时对传动能力的影响，其值如表7-5所示（因为带传动摩擦力最大值取决于小轮包角α1
 ，当α1
 ＜180°时，传动能力降低，故需引入包角系数K
 α
 ）。


K
 L
 ———带长修正系数，考虑实际带长不等于特定基准长度时对传动能力的影响，其值如表7-3所示。（因为带的基准长度越大，绕过带轮的次数越少，即应力循环次数越少，带的疲劳寿命增大。在同样条件下可传递更大的功率，故引入带长修正系数K
 L
 ）。


表7-5　包角系数Kα




7.4.3　普通V带传动设计计算

1.设计计算的已知条件和主要内容

V带传动设计计算前应明确的设计条件有：

① 传动的用途、工作情况和原动机种类；

② 传递的功率；

③ 主、从动轮转速n
 1
 、n
 2
 （或n
 1
 和传动比i
 ）；

④ 其他要求，如中心距大小，安装位置限制等。

设计应完成的主要内容有：

①V带的型号、长度和根数；

② 带轮的尺寸、材料和结构；

③ 传动中心距a；

④ 带作用在轴上的压轴力F
 Q
 等。

2.普通V带传动设计计算步骤

（1）确定计算功率

计算功率P
 c
 是指根据传递的额定功率，并考虑载荷性质以及每天工作运转时间的长短等因素的影响而确定的。即引入工况系数K
 A
 （参见表7-6）对给定的名义功率P
 进行修正。计算功率P
 c
 为：

（2）选择V带的型号

根据计算功率P
 c
 和主动轮转速n
 1
 ，由图7-12选择V带的型号。选择方法是由P
 c
 和n
 1
 两参数确定坐标点所在的区域，如果坐标点在A区则推荐选用A型带；若坐标点处于两种型号的分界线附近时，可同时选用两种型号，分别计算后进行比较，择优选用。

（3）确定V带轮的基准直径d
 d1
 、d
 d2


① 确定小带轮的基准直径d
 d1
 ：小带轮的基准直径d
 d1
 越小，带传动结构越紧凑，但带的弯曲应力越大，带的寿命就越短，故带的直径不易过小；但小带轮的基准直径d
 d1
 过大，会增大带传动的整体外廓尺寸，使结构欠紧凑。所以设计时，应使d
 d1
 ≥d
 d1min
 。其中，d
 d1min
 的值如表7-7所示。




表7-6　工况系数KA


注：① 空、轻载启动———电动机（交流启动、三角启动、直流并励）、四缸以上的内燃机；

② 重载启动———电动机（联机交流启动、直流复励或串励）、四缸以下的内燃机；

③ 在反复启动、正反转频繁等场合，将查出的系数K
 A
 乘以1.2。




图7-12　普通V带选型图




表7-7　V带轮的最小基准直径及基准直径系列



② 验算带速v
 ：带速v
 的计算公式为



一般取5m/s
 ≤v
 ≤25m/s，如带速超过上述范围，应重选小带轮直径d
 d1
 。

③ 确定大带轮的基准直径d
 d2
 ：大带轮基准直径d
 d2
 的计算公式为



按照式（7-15）计算后的结果圆整后按表7-2中的基准直径系列选取。

（4）确定中心距a
 和带的基准长度L
 d


① 初定中心距a
 0
 ：中心距a
 愈大，带的长度愈大，单位时间内带弯曲疲劳次数越少，带的寿命越长。但中心距a
 过大，易引起带传动抖动，影响带传动正常进行。中心距a
 过小又将导致小带轮包角α
 1
 过小，使传动能力下降。设计时，可按照下式初定中心距a
 0
 的取值范围：



② 确定带的基准长度L
 d
 ：由带传动的几何关系初算带的基准长度L
 d0





L
 d0
 按表7-3圆整得到基准长度L
 d
 。

③ 确定实际中心距a
 ：



考虑到带需要安装、调整和补偿预拉力的需要，中心距一般应留有调整的余地，其变动范围为：（a
 -0.015L
 d
 ）～（a
 +0.03L
 d
 ）。

（5）验算小带轮包角α
 1




一般应使α1
 ≥120°，若过小，可增大中心距或设张紧轮。

（6）确定V带根数z



式中：［P
 1
 ］———单根V带所能传递的功率，为了使各根带受力比较均匀，带的根数z
 不宜过多，圆整后一般取z
 =3～5。若计算结果超出范围，应重选V带型号或加大带轮直径后重新设计。

（7）计算单根V带的初拉力F
 0


为充分发挥带的传动能力，同时保证带的使用寿命，单根V带的初拉力F
 0
 应按下式计算



（8）计算压轴力F
 Q


为了设计安装带轮的轴和轴承，需确定带传动作用于轴上的压轴力F
 Q
 ，不考虑两边的拉力差，可以近似地按初拉力F
 0
 的合力计算，如图7-13所示。




图7-13　带传动作用于轴上的压轴力



（9）V带轮的结构设计

带轮的结构设计包括：根据带轮的基准直径选择结构形式；根据带的型号确定轮槽尺寸；根据经验公式确定辐板、轮毂等结构尺寸；绘制带轮工作图，并标注技术要求等。

【例7-1】试设计某机床用的普通V带传动，已知电动机功率P
 =5.5kW，转速n
 1
 =1440r/min，传动比i
 =1.92，要求两带轮中心距不大于800 mm，每天工作16h。

【解】（1）选择V带型号

查表7-6，取工况系数K
 A
 =1.2。

由式（7-13）得P
 c
 =K
 A
 P
 =1.2×5.5=6.6kW。

根据P
 c
 =6.6kW和n
 1
 =1440r/min查图7-12可知应选A型带。

（2）确定带轮的基准直径d
 d1
 、d
 d2


① 小带轮的基准直径d
 d1


由于P
 c
 -n
 1
 坐标的交点在图7-12中A型带区域内虚线的下方，并靠近虚线，故可暂时选取小带轮的基准直径d
 d1
 =112mm。

② 验算带的速度v

由式（7-14）得



由于带速v
 在5～25m/s的范围内，因此带速比较合适。

③ 确定大带轮的基准直径d
 d2


取ε=0.015由式（7-15）得


d
 d2
 =id
 d1
 （1-ε）=1.92×112×（1-0.015）=211.81mm

查表7-2，圆整取标准值d
 d2
 =212mm。

（3）确定中心距a
 和带的基准长度L
 d


① 初定中心距a
 0


由公式0.7（d
 d1
 +d
 d2
 ）＜a
 0
 ＜2（d
 d1
 +d
 d2
 ），得226.8＜a
 0
 ＜648。据题意要求取a
 0
 =600mm。

② 确定带的基准长度L
 d


由式（7-17）得



由表7-3取L
 d
 =1800mm（向较大的标准值圆整，对传动有利）。

③ 确定中心距a


由式（7-18）得



安装时所需的最小中心距

amin
 =a
 -0.015L
 d
 =（637.33-0.015×1800）mm=610.3mm

张紧或补偿伸长所需的最大中心距

amax
 =a+0.03Ld
 =（637.33+0.03×1800）mm=691.3mm

④ 验证小带轮包角α
 1


由式（7-19）得



因此小带轮包角α
 1
 满足要求。

（4）确定V带的根数z

查表7-4，d
 d1
 =112 mm，n
 1
 =1440r/min时，得P
 1
 =1.6kW，ΔP
 =0.15kW；查表7-5查值得K
 α
 =0.98；查表7-3得K
 L
 =1.01由式（7-20）得



将z
 圆整得z
 =4。

（5）计算初拉力F
 0


查表7-1，A
 型带q
 =0.10kg/m，由式（7-21）得



（6）计算带作用在轴上的力F
 Q


由式（7-22）得



（7）带轮结构设计

小带轮d
 d1
 =112 mm，采用实心轮（结构设计略）；大带轮d
 d2
 =212 mm，采用孔板轮。大带轮的工作图如图7-14所示。


图7-14　大带轮工作图



7.5　窄V带传动

窄V带传动是一种新型V带传动，由于与普通V带传动相比具有突出的优点，自问世以来应用非常广泛。

7.5.1　窄V带的结构、特点和应用

图7-15所示为窄V带的截面结构，其主要由顶胶、抗拉体、底胶和包布组成，其承载层为绳芯结构，楔角为40°，相对高度约为0.9。


图7-15　窄V带的截面结构



窄V带顶面呈弧形，可使带芯受力后保持直线平齐排列，因而各线绳受力均匀；两侧呈凹形，带弯曲后侧面变直，与轮槽能更好贴合，增大了摩擦力；主要承受拉力的强力层位置较高，使带的传力位置向轮缘靠近；压缩层高度加大，使带与带轮的有效接触面积增大，可增大摩擦力和提高传动能力；包布层采用特制柔性包布，使带挠性更好，弯曲应力较小。

因此，与普通V带传动相比，窄V带传动具有传动能力大（比同尺寸普通V带传动功率大50%～150%），效率高（达92%～96%）、结构紧凑、疲劳寿命长等优点。目前，窄V带传动已广泛应用于高速（Ν=35～45m/s）、大功率的机械传动装置中。

7.5.2　窄V带和窄V带轮尺寸

目前，我国应用的窄V带和窄V带轮采用两种尺寸制：基准宽度制和有效宽度制。在设计计算时，基本原理相同，尺寸计算则有差别。

基准宽度制窄V带截面尺寸有SPZ、SPA、SPB、SPC四种型号，如表7-1所示。基准宽度制窄V带轮基准直径如表7-2所示，轮缘尺寸如表7-1所示。

有效宽度制表示带轮轮槽截面的特征值是有效宽度，它定义为轮槽直边侧面最外端的槽宽，不受公差的影响，在轮槽有效宽度处的直径是有效直径。有效宽度制窄V带截面尺寸有9N、15N、25N三种型号，截面尺寸参见GB/T11544—1997。

由于尺寸制不同，窄V带的长度分别以基准长度和有效长度来表示。基准长度是在规定的张紧力下，V带位于测量带轮基准直径处的周长；有效长度则是在规定张紧力下，位于测量带轮有效直径处的周长。

窄V带传动的设计过程与普通V带传动相同。请参阅有关机械设计手册，在此不再赘述。

7.6　同步带传动

7.6.1　同步带传动的类型、特点和应用

同步带传动是一种啮合传动，兼有带传动和齿轮传动的特点，如图7-16所示。同步带传动时无相对滑动，能保证准确的传动比。传动功率较大（数百千瓦）、传动效率高（达98%），传动比较大（i
 ＜12～20），传动速度高（可达50m/s），而且初拉力较小，作用在轴和轴承上的压力小，但制造、安装要求高、价格较贵。

同步带传动主要用于要求传动比准确的中、小功率传动中，如电子计算机、录音机、数控机床、纺织机械等。

7.6.2　同步带和同步带轮

同步带分为单面齿同步带和双面齿同步带。其中，双面带按齿在带上排列不同，有对称齿（DA型）和交错齿（DB型）之分，如图7-17所示。

同步带的最基本参数为节距p
 b
 ，它是在规定张紧力下，同步带纵截面上相邻两点对称中心线的直线距离，如图7-16所示。

同步带轮的齿形一般推荐采用渐开线，并用与齿轮加工相似的范成法加工，也可采用直边齿形。为了防止同步带从带轮上脱落，带轮侧边应装挡圈，如图7-18所示。


图7-16　同步带传动




图7-17　双面齿同步带传动

（a）DA型（b）DB型




图7-18　同步带轮



同步带传动的主要失效形式是带的疲劳断裂、带齿的切断和压溃，以及齿侧边或带侧边的磨损。同步带传动设计主要是限制单位齿宽上的拉力。设计计算步骤与V带相似。具体设计方法可查阅有关资料。

7.7　V带传动的安装、张紧和维护

各种材料的V带都不是完全的弹性体，工作一段时间后会由于塑性变形而松弛，为延长V带的使用寿命，必须正确安装、使用和维护V带。

7.7.1　带传动的张紧方法

带的初拉力对其传动能力、寿命和压轴力都有很大影响，适当的初拉力是保证带传动正常工作的重要因素。为使带具有一定的初拉力，新安装的带套在带轮上后需张紧；带运行一段时间后，会产生磨损和塑性变形，使带松弛而初拉力减小，需将带重新张紧。常用张紧方法有：

1.调节中心距

当中心距可调时，加大中心距，使带张紧，调节中心距的张紧装置有以下两类：

（1）定期张紧装置

定期张紧装置是用调节螺钉使装有带轮的电动机沿滑轨移动，以增大中心距而达到张紧的目的。在水平或倾斜不大的传动中，可采用图7-19（a）所示的移动式定期张紧装置。调节时，松开螺母2，旋动调节螺钉1，将电动机沿导轨3向右推动到适当位置，再拧紧螺母2。移动式定期张紧装置适用于水平或倾斜不大的场合。对于垂直或接近垂直的传动中，可用图7-19（b）所示的摆动式定期张紧装置。电动机安装在摆架2上，用螺母1来调整摆架位置，顺时针旋转摆架，将带张紧。


图7-19　定期张紧装置



（2）自动张紧装置

如图7-20所示，利用电机和摆架的自重使摆架顺时针旋转，将带自动张紧。自动张紧方法常用于小功率传动中。

2.采用张紧轮

中心距不可调时，可采用张紧轮张紧装置（参见图7-21）。张紧轮一般应布置在松边的内侧并尽可能靠近大带轮，以免过多减小小带轮包角α1
 。


图7-20　自动张紧装置




图7-21　张紧轮装置



7.7.2　V带初拉力的测定

为了测定所需初拉力F
 0
 ，通常在带的切边中点加一规定的载荷G
 ，使切边长每100 mm产生1.6 mm绕度，即来保证，如图7-22所示。

载荷G
 的值可由下式计算：

新安装的V带




图7-22　带传动预紧力的控制



运转后的V带



最小极限值



式中：F
 0
 ———初拉力，单位为N；

ΔF
 0
 ———初拉力的修正值，单位为N，其值如表7-8所示。


表7-8　V带的预紧力修正值ΔF0




7.7.3　V带传动的安装、使用和维护

1.V带的安装

① 两V带轮轴线应平行，两带轮相对的V型槽的对称面应重合，否则，会加剧带的磨损，甚至脱落；

② 套装带时不得强行撬入，应将中心距缩小，待V带进入轮槽后再张紧；

③ 新旧带不得同组混装使用。一根带损坏，应全部更换。

2.V带的使用和维护

新带运行24～48h后应进行一次检查和调整初拉力。为了保证安全，带传动装置应加防护罩。由于V带是橡胶制品，应避免阳光直晒，避免与酸、碱、油及有机溶剂等接触。

本章小结

1.基本要求

掌握带传动特别是摩擦型带传动的类型、特点和应用；掌握普通V带和V带轮的标准和结构；能进行带传动的力分析、应力分析；理解带传动的弹性滑动和打滑现象；掌握带传动的失效形式、设计准则和设计步骤；了解带传动的张紧装置、安装与维护；了解窄V带传动和同步带传动的结构、特点和应用。

2.重点内容学习提示

① 带传动是一种应用广泛的机械传动形式。一般由固连于主动轴上的带轮（主动轮）、固连于从动轴上的带轮（从动轮）和紧套在两轮上的挠性带组成。

② 摩擦型带传动是利用带和带轮之间的摩擦力传递运动和动力，因此核心就是如何提高接触面上的摩擦力。

③ 摩擦型带传动的摩擦力的计算方法和刚体的摩擦力计算方法不同，必须考虑到接触面积的大小。

④ 摩擦型带传动的核心或关键因素在于带，带为挠性体，即有一定的弹性，因此，带传动所有的特点都和带有关。

⑤ 带传动中应用最广的是V带传动。V带已经标准化，价格低廉，易于购买。购买时必须给出V带的类型和长度。带轮的材料通常为灰铸铁，易于加工。

⑥ 打滑是由于过载引起的，可以通过正确设计和安装来避免；弹性滑动是V带传动的固有现象，不可避免。

⑦V带传动的设计计算的基本方法是和标准带的承载能力作比较，然后做相应的修正，这些计算需要查大量的图表。

⑧V带传动应用的场合除了功率要求之外，通常应用在传动系统的第一级（减速降振）或最后一级（高速更加平稳），很少应用在传动系统的中间级别。

思考题及练习题

7.1　观察一种机器上的普通V带传动，测量出带顶宽b
 、带轮外径d
 a
 和中心距a
 ，确定带的截型、带轮基准直径d
 d1
 、d
 d2
 ，并计算出带长L
 d
 。

7.2　已知一带轮外径d
 a
 =287 mm，槽顶宽b
 =17.2 mm，带轮槽数z
 =4，孔径d
 =40mm。试确定带轮的槽型、基准直径d
 d
 、轮缘宽度B
 、槽高度h
 、轮缘厚度δ、腹板孔径d
 0
 、孔中心圆直径D
 0
 和轮毂外径d
 1
 、轮毂长度L
 ，并画出带轮的工作图（1∶1）。

7.3　V带截面楔角为α=40°，为什么V带轮槽角却有32°、34°、36°、38°四个值？带轮直径愈小，槽角是较大还是较小？为什么？

7.4　试从产生原因、对带传动的影响、能否避免等几个方面说明弹性滑动与打滑的区别。

7.5　为了避免打滑，将V带轮槽面加工粗糙些以增大摩擦力，是否可行？为什么？

7.6　增大初拉力可以增加带传动的有效拉力，但带传动中一般并不采用增大初拉力的方法来提高带的传动能力，而是把初拉力控制在一定的数值上，为什么？

7.7　一普通V带传动的结构尺寸（a
 、d
 d1
 、d
 d2
 ）及型号、带根数z一定时，能传递的功率是否完全确定？为什么？

7.8　试说明公式［P
 1
 ］=［P
 1
 +ΔP
 1
 ］K
 α
 K
 L
 各符号的含义，ΔP
 1
 、K
 α
 、K
 L
 各是考虑了什么因素对传动功率的影响？

7.9　试分析小带轮基准直径d
 d1
 、中心距a
 的大小对带传动的影响，各应如何选择。

7.10　试说明：在设计普通V带传动时，若出现v
 ＞v
 max
 或v
 ＜5m/s、α
 1
 ＜120°、z
 太多等问题，应如何解决？

7.11　多根V带传动时，若发现一根已坏，应如何处置？

7.12　已知V带传动的功率P
 =7.5 kW，小带轮直径d
 d1
 =140 mm，转速n
 1
 =1440r/min，求传动时带内的有效拉力F
 e
 。

7.13　已知一V带传动，小带轮直径d
 d1
 =160 mm，大带轮直径d
 d2
 =400 mm，小带轮转速n
 1
 =960r/min，滑动率ε=2%，试求由于弹性滑动引起的大带轮的转速损失。

7.14　已知某工厂所用小型离心通风机的V带传动，电动机为Y132S-4，额定功率P
 =5.5kW，转速n
 1
 =1440r/min，测得V带的顶宽b
 =13mm，高度h
 =8mm，小带轮的外径d
 al
 =146 mm，大带轮外径d
 a2
 =321 mm，中心距a
 =600 mm。

试求：①V带型号；② 带轮的基准直径d
 d1
 、d
 d2
 ；③ V带的基准长度L
 d
 ；④ 带速v
 ；⑤ 小带轮包角α
 1
 ；⑥单根V带的许用功率［P
 1
 ］。

7.15　已知小带轮基准直径d
 d1
 =160 mm，转速n
 1
 =960r/min，传动比i
 =3.5，若分别采用A型和B型V带，带的基准长度相同，L
 d
 =2500 mm，试计算并比较两种型号的单根V带所能传递的功率［P
 1
 ］。

7.16　某机床的电动机与主轴之间采用普通V带传动，已知电动机额定功率P
 =7.5kW，转速n
 1
 =1440r/min，传动比i
 =2.1，两班制工作。根据机床结构，带传动的中心距不大于800mm。试设计此V带传动。

7.17　试设计输送机的普通V带传动，用Y系列电动机驱动，功率P
 =11kW，转速n
 =970r/min，大带轮转速n
 2
 =355r/min，载荷有小的变动、两班制工作。

7.18　某纺织厂研制的细纱机上采用窄V带传动。已知 P
 =18.5 kW，n
 1
 =1470r/min，n
 2
 =260r/min，三班制工作。试设计此窄V带传动（自查有关参考书籍）。


第8
 章　链传动


【本章导读】


链传动是一种用途广泛的机械传动形式，兼有齿轮传动和带传动的特点。链传动种类繁多，本章重点介绍传动用滚子链和链轮的结构及标准。在详细讨论链传动的运动特性的基础上，介绍了链传动的设计计算的基本过程，并简要介绍链传动的布置、安装和润滑。

8.1　链传动的类型和特点

8.1.1　链传动的类型

现代机械上广泛应用链传动。如图8-1所示，链传动由两轴平行的主动链轮1、从动链轮2和链条3组成。靠链轮齿和链条链节之间的啮合传递运动和动力。因此，链传动是一种具有中间挠性件的啮合传动。


图8-1　链传动



链的种类繁多，按用途不同，链可分为传动链、起重链和输送链三类。其中，传动链主要用于一般的机械中，应用较广；起重链主要用于起重机械中提升重物；输送链主要用于各种输送装置和机械化装卸设备中，用于输送物品。

根据结构的不同，传动链又可分为滚子链、套筒链、弯板链和齿形链等，如图8-2所示。本章重点介绍滚子链。

8.1.2　链传动的特点和应用

1.链传动的特点

链传动兼有带传动和齿轮传动的特点，其主要优点有：

　链传动与带传动类似，适用于两轴间距较大的传动。

　链传动具有啮合传动的性质，即没有弹性滑动和打滑现象，平均传动比恒定。

　链传动传动力大、效率较高（润滑良好的链传动的效率约为97%～98%），经济可靠。又因为链条不需要象带那样张得很紧，所以作用在轴上的压轴力较小。

　链传动可在潮湿、高温、多尘等恶劣环境下工作。


图8-2　传动链的类型



　与齿轮传动相比，链传动易于安装，成本低廉。

链传动的主要缺点有：

　由于链节的刚性，链条是以折线形式绕在链轮上，所以瞬时传动比不稳定，传动的平稳性差，工作中冲击和噪声较大。

　磨损后链节增大，链条会逐渐拉长而变松驰，易发生跳齿现象，必须使用张紧装置，故通常只用于平行轴间的传动。

2.链传动的应用

链传动应用较广，一般应用在100kW以下、传动比i
 ≤8，中心距a
 ≤5～6 m、链速v
 ≤15m/s的场合。目前，链传动主要用于要求工作可靠，且两轴相距较远，以及其他不宜采用齿轮传动的场合。例如，自行车和摩托车上应用链传动，结构简单，工作可靠。链传动还可应用于重型及极为恶劣的工作条件下，例如，建筑机械中的链传动，常受到土块、泥浆及瞬时过载的影响，但仍能很好工作。

8.2　滚子链和链轮

8.2.1　滚子链

1.滚子链的结构

滚子链的结构如图8-3所示。它由内链板1、外链板2、销轴3、套筒4和滚子5组成。其中，两块外链板与销轴之间为过盈配合连接，构成外链节。两块内链板与套筒之间也为过盈配合连接，构成内链节。销轴穿过套筒，将内、外链节交替连接成链条。套筒、销轴之间为间隙配合，因而内、外链节可相对转动，使整个链条自由弯曲。滚子与套筒之间也为间隙配合，使链条与链轮啮合时，滚子在链轮表面滚动，形成滚动摩擦，以减轻磨损从而提高传动效率和寿命。内、外链板通常制成8字形，如图8-4所示，截面Ⅰ、Ⅱ强度大致相等，符合等强度设计原则，且减轻了重量和运动惯性。


图8-3　滚子链结构




图8-4　链板形状



滚子链是标准件，链传动的主要参数是节距p，它是链条相邻两销轴之间的中心距，如图8-3所示。节距p愈大，链的尺寸愈大，链条的承载能力愈高，传动能力愈强。

2.滚子链的标准规格

目前使用的滚子链的标准为GB/T1243.1—1983，分A、B两个系列。其中，A系列较为常用。国标规定的A系列滚子链的基本参数和尺寸如表8-1所示。其中，链号乘以25.4/16mm即为链节距P
 值。


表8-1　滚子链的基本参数和尺寸




图8-5　双排链




续表8-1



滚子链的标记方法为：链号-排数×链节数　国家标准代号。例如：A系列滚子链，节距为19.05 mm，双排，链节数为100，其标记方法为

12A-2×100 GB/T1243.1-1983

为了传递更大的功率，在节距不变的条件下，可以采用双排链（参见图8-5）或多排链。由于各排链受载不均，故多排链的排数不宜过多，p
 t
 为多排链的排距。

3.链节数与滚子链的接头形式

链的接头称为连接链节。当链节数L
 p
 为偶数时，其连接链节形状与外链节相同，只是其中一侧的外链板与销轴为间隙配合，接头处用开口销（参见图8-6（a））或弹簧卡（参见图8-6（b））固定，一般前者用于大节距，后者用于小节距。当链节数L
 p
 为奇数时，需采用过渡链节（参见图8-6（c））。为了兼作内、外链板，过渡链节的链板常制成弯链板。受力时弯链板产生附加弯曲应力，从而使其强度降低，易发生变形，导致链的承载能力大约降低20%。因此，链节数尽量为偶数。

8.2.2　滚子链链轮

为了保证链与链齿的良好啮合并提高传动的性能和寿命，应该合理设计链轮的齿形和结构及链轮材料。


图8-6　滚子链的接头形式

（a）开口销（b）弹簧卡（c）过渡链节



1.链轮的尺寸参数

链轮的主要参数为齿数z
 、节距p
 （与链节距相同）和分度圆直径d
 。链轮的主要尺寸如表8-2所示。


表8-2　滚子链轮主要尺寸（GB/T1243—1997）

注：dg
 取整数值。



2.链轮结构

链轮的常见结构如图8-7所示，链轮的结构一般根据其齿顶圆直径的大小确定，小直径链轮可制成整体式（实心式）结构，如图8-7（a）所示；中等尺寸的链轮可采用隔板或孔板式结构，如图8-7（b）所示；对于大直径的链轮可采用组合式结构，该组合式结构可用焊接将其接到轮毂上（参见图8-7（c）），也可用螺栓连接（参见图8-7（d））。

3.链轮材料

链轮材料应具有足够的强度和耐磨性，尤其小链轮啮合次数较多，冲击和磨损严重，宜选用较好的材料，常用链轮材料如表8-3所示。链轮工作图示例如图8-8所示。


图8-7　大直径链轮的结构

（a）实心式结构（b）孔板式结构（c）组合焊接结构（d）组合螺栓连接结构




表8-3　链轮的材料及齿面硬度




图8-8　链轮工作图



8.3　链传动的运动特性

链传动的运动特性主要包括平均链速、平均传动比、瞬时链速和瞬时传动比等。

8.3.1　平均链速和平均传动比

整根链条是可以曲折的挠性体，而每一链节则为刚性体。链轮可以看作一个正多边形。因而链传动的运动情况和绕在多边形轮子上的带传动很相似。如图8-9所示，正多边形的边长即为节距p
 ，边数即为链轮齿数z
 。链轮每转一周，链条移动距离为zp
 。


图8-9　链传动的速度分析



设主、从动轮的转速分别为n
 1
 、n
 2
 ，则链的平均速度v
 为：



链传动平均传动比为



8.3.2　瞬时链速和瞬时传动比

实际上，由于链条绕在链轮上呈多边形，因此即使主动轮以等角速度ω1
 转动，其瞬时链速、从动轮的瞬时角速度ω2
 和瞬时传动比都是变化的，并按每一链节啮合的过程作周期性的变化。

为了便于分析，假设链的紧边在传动时始终处于水平位置。若主动链轮以等角速度ω1
 回转时，链条铰链销轴A
 （参见图8-9）的轴心作等速圆周运动，其圆周速度为。v
 1
 可以分解为使链条沿水平方向前进的分速度v
 x1
 （链速）和使链上下运动的垂直分速度v
 y1
 。



式中：β
 ———主动轮上铰链A的圆周速度方向与链条前进方向的夹角，。

同样，每一链节在与从动链轮轮齿啮合的过程中，链节铰链中心的圆周速度方向与链条前进方向的夹角γ在范围内不断变化。从动链轮上紧边链条沿x
 方向的分速度为



式中：ω2
 ———从动链轮的角速度。

若不计链条变形，则有v
 x1
 =v
 x2
 。于是可得



瞬时传动比为



通常主、从动链轮直径不等，故β≠γ。显然，即使主动链轮以等角速度回转，瞬时链速、从动链轮的角速度和瞬时传动比等都是随β、γ作周期性变化。

由上述分析可知，链传动工作时不可避免地会产生振动、冲击，引起附加的动载荷，因此链传动不适用于高速传动。

8.4　滚子链传动的设计

链条是标准件，设计链传动的主要内容是根据设计条件、使用场合及润滑等条件选择链条的类型、型号及排数，合理选择传动参数，确定链轮尺寸等。

8.4.1　链传动的主要失效形式

链传动的失效形式主要有链条疲劳破坏、链条的磨损、链条的胶合、链条的冲击破断和链条的过载拉断等。

1.链条的疲劳破坏

链传动在工作时，由于紧边拉力和松边拉力不同，使得链条在交变应力下工作，当这种交变应力循环到一定次数时，链条中的某一零件就会发生疲劳破坏。通常润滑良好、工作速度较低时，链板首先发生疲劳断裂；高速时，套筒或滚子表面将会出现疲劳点蚀或疲劳裂纹。此时，疲劳强度是限定链传动承载能力的主要因素。

2.链条的磨损

链传动时，销轴与套筒的压力较大，彼此又产生相对转动，因而导致铰链磨损，使链的实际节距变长，如图8-10所示。铰链磨损后，由于实际节距的增长主要出现在外链节，内链节的实际节距几乎不受磨损影响而保持不变，因而增加了各链节的实际节距的不均匀性，使传动更不平稳。


图8-10　链条磨损后的实际节距



链的实际节距因磨损而伸长到一定程度时，链条与轮齿的啮合情况变坏，从而发生爬高和跳齿现象。磨损是润滑不良的开式链传动的主要失效形式，会降低链传动的寿命。

3.链条的胶合

当链传动润滑不良或速度过高时，链节啮合处会受到很大的冲击，使销轴和套筒之间的润滑油膜遭到破坏，致使两者的金属表面直接接触，导致由摩擦产生的热量增加，进而导致两者的工作表面发生胶合。销轴与套筒的胶合在一定程度上限制了链传动的极限速度。

4.链条的冲击破断

对于因张紧不好而又有较大松边垂度的链传动，在反复起动、制动或反转时所产生的巨大冲击，将会使销轴、套筒、滚子等元件未到疲劳时就产生冲击破断。

5.链条的过载拉断

在低速（v
 ＜0.6m/s）、重载或严重过载的传动中，链条所受的拉力超过链条的静强度时，链条就会被拉断。

8.4.2　链传动的设计计算

在设计计算时，常按照链传动速度来分别进行设计计算。按传动速度，滚子链传动可分为低速链传动（v
 ＜0.6m/s）、中速链传动（v
 =0.6～8m/s）和高速链传动（v
 ＞8m/s）。在设计计算时，低速链传动的主要失效形式为过载拉断，通常按静强度设计计算；中、高速链传动的主要失效形式为疲劳破坏，则按照功率曲线设计。在本节中，我们主要讲解中、高速链传动的设计计算。

1.主要参数的确定

（1）齿数z
 1
 、z
 2
 和传动比i


小链轮齿数越少，动载荷越大，传动平衡性越差。因此需要限制小链轮最少齿数，一般z
 1min
 =17。链速很低时，z
 1
 可取9，z
 1
 也不可过多，以免增大传动尺寸。通常z
 1
 ≈29-2i
 。z
 2
 =iz
 1
 ，链轮齿数z
 max
 =120，因为链轮齿数过多时，链的使用寿命将缩短，链条稍有磨损即从链轮上脱落。

另外，为避免使用过渡链节，链节数L
 p
 一般为偶数，考虑到均匀磨损，链轮齿数z
 1
 、z
 2
 最好选用与链节数互为质数的奇数，并优先选用数列17、19、21、23、25、38、57、76、85、114。

通常，链传动传动比i
 ≤6。推荐i
 =2～3.5，只有在低速时i
 才可取大些。i
 过大，链条在小链轮上的包角减小，啮合的轮齿数减少，从而加速轮齿的磨损。

（2）链节距p


链节距p越大，承载能力越大，但引起的冲击、振动和噪音也越大。为使传动平稳和结构紧凑，应尽量选用节距较小的单排链，高速重载时，可选用小节距的多排链。

（3）中心距a
 和链节数L
 P


在链速一定时，中心距过小，链条绕转次数增多，加速了链的磨损与疲劳；同时小链轮上的包角过小，使链和链轮同时啮合的次数减少，使链的循环频率增加，加剧了磨损，而且易跳齿和脱链。若中心距过大时，不仅会使结构不紧凑，还会使链条抖动。因此，应对中心距的范围加以限制，一般初选中心距a
 0
 =（30～50）p
 ，建议a
 0
 =40p
 ，最大可取80p
 ，且保证小链轮包角α
 1
 ≥120°。

链条长度L
 常以链节数L
 p
 来表示，L
 p
 可按下式计算



根据式（8-6）计算的L
 p
 需圆整为偶数。然后根据L
 p
 计算理论中心距a



为保证链条松边有适当垂度f
 =（0.01～0.02）a，实际中心距a
 ′要比理论中心距a
 略小些。Δa
 =a-a
 ′=（0.002～0.004）a
 ，中心距可调时，Δa
 取较大值；否则Δa
 取较小值。

（4）链速v


链速的提高受到动载荷的限制，一般不宜超过12m/s。如果链和链轮制造质量很高，链节距较小，链轮齿数较多，安装精度很高，以及采用合金钢材料，链速可以达到20～30m/s。

2.额定功率和计算功率

（1）额定功率

在规定试验条件下，把标准中不同节距的链条在不同转速时所能传递的功率，称为额定功率P
 0
 。链传动的试验条件为：① 两链轮安装在水平轴上并共面；② 小链轮齿数z
 1
 =19，链长L
 p
 =100节；③ 单排链，载荷平稳；④ 按规定润滑方式润滑；⑤ 满载荷连续运转15000h；⑥链条因磨损而引起的相对伸长量不超过3%；⑦ 链速v
 ＞0.6m/s。滚子链额定功率曲线如图8-11所示。


图8-11　滚子链额定功率曲线



（2）计算功率

由于实际工作条件与试验条件不同，因此设计计算时应引入修正系数修正传递功率P
 ，由此得到计算功率P
 c
 ，并应使计算功率P
 c
 不超过额定功率P
 0
 ，即：



式中：P
 ———名义传递功率，单位为kW；


K
 A
 ———工况系数，其值如表8-4所示；


K
 Z
 ———小链轮齿数系数，其值如表8-5所示，当链传动工作在额定功率曲线顶点右侧时，取K
 Z
 ，当链传动工作在额定功率曲线顶点左侧时，取K
 ′Z
 ；


K
 L
 ———链长系数，其值如表8-6所示，K
 L
 、K
 ′L
 的查法同K
 Z
 和K
 Z
 ′；


K
 m
 ———多排链排数系数，其值如表8-7所示。


表8-4　工况系数K
 A





表8-5　小链轮齿数系数K
 Z





表8-6　链长系数K
 L





表8-7　多排链排数系数K
 m




3.链传动的设计步骤

链传动的已知条件通常包括：传动功率、小链轮和大链轮转速（或传动比）、原动机种类，载荷性质以及传动用途等。

链传动的设计计算一般包括：确定滚子链的型号、链节距、链节数，选择链轮的齿数、材料和结构等。

中、高速链传动具体的设计计算步骤如下：

（1）确定链轮齿数z
 1
 、z
 2


如果链轮的传动比未知，则可按照i
 =n
 1
 /n
 2
 进行计算。接着可根据传动比i
 确定小链轮齿数z
 1
 （z
 1
 ≈29-2i
 ），最后根据公式z
 2
 =iz
 1
 ，计算出大链轮齿数。

（2）确定计算功率P
 c


按照公式（8-8）并查相应的表格确定计算功率P
 c
 。

（3）确定链节距p
 及初选中心距a
 0


链节距p
 可根据额定功率和小链轮的转速查图8-11来确定。

初选中心距可根据a
 0
 =40p
 确定，若对安装空间有限制，则应根据具体要求选取。

（4）确定链节数L
 P


根据初选的中心距a
 0
 可按照下式计算链节数



计算所得的L
 P
 应圆整为偶数，以避免使用过渡链节。

（5）确定链传动的理论中心距a


理论中心距可按照下面的计算公式确定



（6）确定实际中心距a
 ′

实际中心距a
 ′=a
 -Δa
 =a
 -（0.002～0.004）a
 。当中心距可调时，取a
 ′=a
 -0.004a
 ；否则取a
 ′=a
 -0.002a
 。

（7）验算链速v


根据式（8-1）计算链速。一般来说，链速v
 ≤12m/s，以避免传动的动载荷与噪声冲击。对于中、高速链传动，还需满足v
 ＞0.6m/s。

（8）确定润滑方式，设计链轮、绘制链轮工作图（略）




良好的润滑是保证链传动正常工作的重要条件，当链传动实际润滑方式与规定润滑方式（参见图8-12）不符时，将影响链传动所能传递的功率或降低使用寿命。必要时应进行链传动的耐磨损计算。




图8-12　润滑方式的选用

Ⅰ-人工定期润滑；Ⅱ-滴油润滑；Ⅲ-油浴或飞溅润滑；Ⅳ-压力喷油润滑



8.5　链传动的布置、张紧和润滑

为了达到预期的设计要求，应该对链传动进行合理布置、安装、张紧和正确使用维护。

8.5.1　链传动的布置

传动装置最好水平布置（参见图8-13（a））。当必须倾斜布置时，中心连线与水平面夹角应小于45°（参见图8-13（b））。

链传动工作时，松边在下，紧边在上，可以顺利地啮合。若松边在上，会由于垂度增大，链条与链轮齿相干挠，破坏正常啮合，或者引起松边与紧边相碰。如果松边垂度太大，需采用张紧装置（参见图8-13（c）和图8-13（d））。


图8-13　链传动的布置



应尽量避免垂直传动，两轮轴线在同一铅垂面内时，链条因磨损而垂度增大，使与下链轮啮合的链节数减少而松脱。若必须采用垂直传动时，可考虑采取以下措施：① 中心距可调；②设张紧装置；③ 上下两轮错开，使两轮轴线不在同一铅垂面内（参见图8-14）。

8.5.2　链传动的安装

为了保证链传动良好的啮合，两链轮轴线应平行，使链轮在同一垂直平面内旋转。安装时应使两轮中心平面轴向位置误差Δe
 ≤0.002a
 （a
 为中心距），两轮旋转平面间夹角Δθ≤0.006rad，如图8-15所示。若误差过大，易导致脱链和增加磨损。


图8-14　链传动的垂直布置




图8-15　链传动的安装误差



8.5.3　链传动的张紧

链传动正常工作时，应保持一定张紧程度，链传动的张紧程度，可用测量松边垂度的方法来衡量，松边垂度可近似认为是两轮公切线与松边最远点的距离。合适的松边垂度推荐为f
 =（0.01～0.02）a
 （a
 为中心距）。对于重载，经常起动、制动、反转的链传动，以及接近垂直的链传动，松边垂度应适当减少。

链传动的张紧可采用以下方法：

1.调整中心距

增大中心距可使链张紧，对于滚子链传动，其中心距调整量可取为2p
 （p
 为链条节距）。

2.缩短链长

当链传动没有张紧装置而中心距又不可调整时，可采用缩短链长（即拆去链节）的方法对因磨损而伸长的链条重新张紧。

3.用张紧轮张紧

下述情况应考虑增设张紧装置（参见图8-13（c）和图8-13（d））：两轴中心距较大；两轴中心距过小，松边在上面；两轴接近垂直布置；需要严格控制张紧力；多链轮传动或反向传动；要求减小冲击，避免共振；需要增大链轮包角等。

一般来说，张紧轮布置在松边接近小轮处，张紧轮可以制成链齿形，也可以制成无齿的滚轮。

8.5.4　链传动的润滑

良好的润滑可以减少链传动的磨损，提高工作能力，延长使用寿命。链传动通常采用的润滑方式有以下几种：

1.人工定期润滑

用油壶或油刷，每班注油一次。适用于低速v
 ≤4m/s的不重要链传动。

2.滴油润滑

用油杯通过油管滴入松边内、外链板间隙处，每分钟约5～20滴。适用于v
 ≤10m/s的链传动。

3.油浴润滑

将松边链条浸入油盘中，浸油深度为6～12 mm，适用于v
 ≤12 m/s的链传动。

4.飞溅润滑

在密封容器中，甩油盘将油甩起，沿壳体流入集油处，然后引导至链条上。要求甩油盘的线速度应大于3m/s。

5.压力润滑

当采用v
 ≥8m/s的大功率传动时，应采用特设的油泵将油喷射至链轮链条啮合处。

上述几种润滑方式的选用如图8-12所示。

【例8-1】设计一小型带式运输机传动系统的链传动，传动示意图如图8-16所示。已知小链轮轴传动功率P
 =5.1kW，n
 1
 =320r/min，i
 =3，载荷平稳，链传动中心距可调，两轮中心连线与水平面夹角不超过30°。

【解】：（1）确定链轮齿数z
 1
 、z
 2


小链轮的齿数z
 1
 =29-2i
 =29-2×3=23。

大链轮的齿数z
 2
 =iz
 1
 =3×23=69＜120，允许。


图8-16　带式运输机传动系统示意图



（2）确定设计功率P
 c


查表8-4得，K
 A
 =1.0；查表8-5得，K
 Z
 =1.23；查表8-6得，K
 L
 =1.066；查表8-7得，K
 m
 =1.0。

由式（8-8）得



（3）确定链节距p


由图8-11查得链号为12A。由表8-1查得，链条节距p
 =19.05mm。

（4）初定中心距a
 0


初定中心距为a
 0
 =40p
 =762mm。

（5）计算链节数L
 p


由式（8-6）得



取偶数得L
 p
 =128节。

（6）计算理论中心距a


由式（8-7）得



（7）确定实际中心距a
 ′


a
 ′=a
 -Δa
 =a
 -（0.002～0.004）a
 ，考虑到中心距可调，取Δa
 =0.004a
 =0.004×768=3 mm，则a
 ′=765 mm。

（8）验算链速v


由式（8-1）得



由于链速0.6m/s＜v
 =2.34m/s＜12m/s，所以合适。

（9）确定润滑方式

由链节距p
 、链速v
 查图8-12可知，应采用滴油润滑。

（10）链轮的设计（略）

本章小结

1.基本要求

掌握链传动的类型、特点和用途；掌握滚子链和链轮的结构、标准；理解链传动的运动特性；掌握链传动的失效形式、设计准则和设计方法；了解链传动的布置、安装和润滑。

2.重点内容学习提示

① 链传动主要用于要求工作可靠，且两轴相距较远，以及其他不宜采用齿轮传动的场合。例如，自行车和摩托车上应用链传动，结构简单，工作可靠。链传动还可应用于重型及极为恶劣的工作条件下。

② 链传动在安装时主要考虑链的啮合情况，即必须考虑链的自重，以保证链和链轮顺利进入啮合。

③ 链传动必须有润滑措施。

思考题及练习题

8.1　将链传动与带传动在如下方面进行分析比较：传动原理、应用特点、运动特性、初拉力、张紧装置、松紧边位置等。

8.2　为什么链条节数常取偶数，而链轮齿数取为奇数？

8.3　请调查一种机械设备的链传动，记录链节距p
 、排数m
 、中心距a
 、链节数L
 p
 、链轮齿数z
 1
 和z
 2
 、止锁方式、张紧方法和润滑油品种等。

8.4　试分析链传动运动不平稳的原因。

8.5　一链传动的链号为16A，小链轮齿数z
 1
 =23，试计算小链轮的主要尺寸。

8.6　当其他条件相同时，比较下列两种链传动的工作平稳性和承载能力，并说明理由：①p
 =12.7 mm，z
 1
 =27；②p
 =25.4 mm，z
 1
 =19。

8.7　试设计一离心式空气压缩机用滚子链传动。已知电机功率P
 =7.5kW，转速n
 1
 =970r/min，传动比i
 =2.94，工作载荷平稳，中心距可调，两轮中心连线与水平面夹角小于30°。

8.8　某带式输送机的传动系统拟由一级齿轮传动、一级V带传动、一级链传动组成。试排出三种传动的顺序，说明理由，并画出传动简图（原动机为电动机）。
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 章　齿轮传动


【本章导读】


齿轮传动是利用两齿轮的轮齿相互啮合来传递动力和运动的机械传动，具有结构紧凑、效率高、寿命长等特点。齿轮传动已被广泛应用在金属切削机床、汽车、飞机、轮船和其他机械中，它是机械传动系统中重要的组成部分。

9.1　齿轮传动的特点及分类

齿轮传动用来传递任意两轴之间的运动和动力，其圆周速度可达300m/s，传递功率可达105
 kW，是现代机械中应用最广泛的一种机械传动。

9.1.1　齿轮传动的特点

齿轮传动的主要优点有：① 瞬时传动比恒定不变；② 机械效率高；③ 寿命长，工作可靠性高；④ 结构紧凑，适用的圆周速度和功率范围较广等。

齿轮传动的主要缺点有：① 要求较高的制造和安装精度，成本较高；② 低精度齿轮在传动时会产生噪声和振动；③ 不适宜于远距离两轴之间的传动。

9.1.2　齿轮传动的分类

齿轮传动按照两轮轴线的相对位置和齿向分类如下：



按照轮齿齿廓曲线的不同，齿轮传动可分为渐开线齿轮传动（参见图9-1（a））和圆弧齿轮传动（参见图9-2）等。本章主要讨论制造安装方便、应用最广的渐开线齿轮。

按照一对齿轮传动的角速比是否恒定，齿轮传动可分为非圆齿轮传动（参见图9-3）（角速比变化）和圆形齿轮传动（角速比恒定）等。


图9-1　齿轮传动的分类




图9-2　圆弧齿轮




图9-3　非圆齿轮



按照工作条件的不同，齿轮传动可分为开式齿轮传动和闭式齿轮传动。其中，开式齿轮传动的轮齿外露，灰尘易于落在齿面；闭式齿轮传动的轮齿封闭在箱体内。

9.2　齿廓啮合基本定律

圆形齿轮传动的最基本要求之一是瞬时传动比（角速度之比）恒定不变，否则主动齿轮以等角速度回转时，从动齿轮的角速度将为变量，因而产生惯性力，进而会引起机器的振动和噪声，影响齿轮的寿命。齿轮的齿廓形状究竟符合什么条件，才能满足齿轮传动的瞬时传动比保持不变呢？下面就来分析齿廓曲线与齿轮传动比的关系。

如图9-4所示，一对相互啮合的齿廓E
 1
 、E
 2
 在K
 点接触，设主动齿轮1以角速度ω1
 绕轴线O
 1
 顺时针方向转动，齿轮2受齿轮1的推动，以角速度ω2
 绕轴线O
 2
 逆时针方向转动。则齿廓E
 1
 和E
 2
 上K
 点的线速度分别为v
 K1
 、v
 K2
 。



过K
 点作两齿廓的公法线nn
 与两齿轮的连心线O
 1
 O
 2
 相交于C
 点，则v
 K1
 和v
 K2
 在nn
 方向上的分量应相等。否则它们不是彼此分离就是相互嵌入，两齿廓运动将不连续，显然这是不可能的。

过O
 2
 作O
 2
 M
 //nn
 ，与O
 1
 K
 的延长线相交于M
 点，因速度三角形△Kab
 与△KO
 2
 M
 的对应边相互垂直，故△Kab
 ∽△KO
 2
 M
 ，于是



即



又因△O
 1
 O
 2
 M
 ∽△O
 1
 CK
 ，故KM
 /O
 1
 K
 =O
 2
 C
 /O
 1
 C
 ，由此可得



由式（9-1）可知，欲使传动比i
 12
 保持恒定不变，则比值O
 2
 C
 /O
 1
 C
 应恒为常数。因O
 1
 、O
 2
 为两齿轮的固定轴心，在传动过程中位置不变，故其连心线O
 1
 O
 2
 为定长。因此，欲使O
 2
 C
 /O
 1
 C
 为常数，则两齿轮在啮合传动过程中C
 点必须为一定点。由此可知，保证齿轮机构传动比不变的齿廓形状所必须满足的条件为：不论两齿廓在任何位置接触，过齿廓接触点所作的两齿廓的公法线都必须与两轮的连心线交于一定点。这一规律称为齿廓啮合基本定律。


图9-4　齿廓与传动比的关系



定点C
 称为节点，以两齿轮的轴心O
 1
 、O
 2
 为圆心，过节点C
 所作的两个相切的圆称为该对齿轮的节圆，以r
 ′1
 、r
 ′2
 分别表示两节圆半径。

由式（9-1）可得，，，即两轮节圆的圆周速度相等。因此可知，一对齿轮传动可视为两轮节圆作纯滚动，其传动比等于两轮节圆半径的反比。

凡能满足齿廓啮合基本定律的一对齿廓，称为共轭齿廓。在理论上可作为一对齿轮共轭齿廓的曲线有无穷多。但在生产实际中，齿廓曲线除满足齿廓啮合基本定律外，还应考虑制造、安装和强度等要求。常用的齿廓有渐开线、摆线和圆弧等。一般机器常用渐开线齿轮，高速重载的机器宜用圆弧齿轮，各种仪表多用摆线齿轮。

9.3　渐开线齿廓

9.3.1　渐开线的形成

如图9-5（a）所示，一条直线n-n
 沿一个半径为r
 b
 的圆周作纯滚动，该直线上任一点的K
 的轨迹AK
 称为该圆的渐开线，这个圆称为基圆，该直线称为渐开线的发生线。渐开线上任一点K
 的向径r
 K
 与起始点A
 的向径间的夹角∠AOK
 （∠AOK
 =θK
 ）称为渐开线（AK
 段）的展角。


图9-5　渐开线的形成及特性



9.3.2　渐开线的性质

根据渐开线的形成，可知渐开线具有如下性质：

① 发生线在基圆上滚过的长度等于基圆上被滚过的弧长，即。

② 因为发生线在基圆上作纯滚动，所以它与基圆的切点N
 就是渐开线上K
 点的瞬时速度中心，发生线NK
 就是渐开线在K
 点的法线，同时它也是基圆在N
 点的切线。

③ 切点N
 是渐开线上K
 点的曲率中心，NK
 是渐开线上K
 点的曲率半径。离基圆越近，曲率半径越小，如图9-6所示。


图9-6　渐开线的特性




图9-7　渐开线的现状与基圆大小的关系



④ 渐开线的形状取决于基圆的大小。如图9-7所示，基圆越大，渐开线越平直，当基圆半径无穷大时，渐开线为直线。

⑤ 基圆内无渐开线。

9.3.3　渐开线方程

如图9-5（b）所示，渐开线上任一点K的位置可用向径r
 K
 和展角θK
 来表示。若以此渐开线作为齿轮的齿廓，当两齿轮在K
 点啮合时，其正压力方向沿着K
 点的法线（NK
 ）方向，而齿廓上K
 点的速度垂直于OK
 线。K
 点的受力方向与速度方向之间所夹的锐角称为压力角αK
 ，由图可知∠NOK
 =αK
 。在△NOK
 中



即

θK
 =tanαK
 -αK


又在△NOK
 中


r
 K
 =r
 b
 /cosαK


联立上面两式可得渐开线的极坐标方程为：



上式表明，θK
 随压力角αK
 的变化而改变，称θK
 为压力角αK
 的渐开线函数，记作invαK
 ，即θK
 =invαK
 =tanαK
 -αK
 ，θK
 以弧度（rad）度量，值如表9-1所示。



表9-1　渐开线函数表
 （invαK
 =tanαK
 -αK
 ）节录　rad




续表9-1



【例9-1】已知渐开线基圆半径r
 b
 =187.94 mm，求渐开线在向径r
 K
 =200 mm时K
 点处的压力角α
 K
 、曲率半径NK
 及展角θK
 。

【解】参照图9-5，由式（9-2）可推得




NK
 =r
 K
 sinαK
 =200sin20°=68.40mm

由αK
 =20°，查表9-1得

θK
 =0.014904rad

9.4　渐开线齿轮的基本参数及标准直齿圆柱齿轮的尺寸计算

9.4.1　渐开线齿轮各部分名称、参数及几何尺寸计算

为了进一步研究齿轮的啮合原理和齿轮设计问题，现将齿轮各部分的名称、符号及其几何尺寸的计算介绍如下。图9-8所示为一标准直齿圆柱齿轮的一部分。

① 齿数：在齿轮整个圆周上轮齿的数目称为该齿轮的齿数，用z表示。

② 齿顶圆：包含齿轮所有齿顶端的圆称为齿顶圆，用r
 a
 和d
 a
 分别表示其半径和直径。

③ 齿槽宽：齿轮相邻两齿之间的空间称为齿槽；在任意半径r
 K
 的圆周上所量得齿槽的弧长称为该圆周上的齿槽宽，以e
 K
 表示。

④ 齿厚：沿任意半径的圆周上，同一轮齿两侧齿廓上所量得的弧长称为该圆周上的齿厚，以s
 K
 表示。

⑤ 齿根圆：包含齿轮所有齿槽底的圆称为齿根圆，用r
 f
 和d
 f
 分别表示其半径和直径。

⑥ 齿距：沿任意圆周上所量得的相邻两齿同侧齿廓之间的弧长为该圆周上的齿距，以p
 K
 表示。由图9-8可知，在同一圆周上的齿距等于齿厚与齿槽宽之和，即p
 K
 =s
 K
 +e
 K
 。

⑦ 分度圆和模数：在齿顶圆和齿根圆之间，规定一直径为d的圆，作为计算齿轮各部分尺寸的基准，并把这个圆称为分度圆。在分度圆上的齿厚、齿槽宽和齿距，通称为齿厚、齿槽宽和齿距，分别用s
 、e
 和p
 表示，且p
 =s
 +e
 。分度圆的大小是由齿距和齿数决定的，因分度圆的周长dπ
 =pz
 ，于是得d
 =pz
 /π。式中，π是无理数，为了设计、制造和互换的方便，我们规定p
 /π的比值为一个简单的有理数列，并把这个比值称为模数，以m
 表示，即m
 =p
 /π。模数m
 是齿轮尺寸计算中重要的参数，其单位是mm。模数m
 越大，则轮齿的尺寸越大，轮齿所能承受的载荷也越大。

齿轮的模数在我国已经标准化，表9-2为我国国家标准中的标准模数系列。


图9-8　渐开线齿轮各部分名称、符号及尺寸




表9-2　标准模数系列表（摘自GB/T1357—1987）


注：① 本表适用于渐开线圆柱齿轮。对斜齿轮，是指法向模数m
 n
 。



② 选用模数时，应优先采用第一系列，其次是第二系列，括号内的模数尽可能不用。




⑧ 压力角：渐开线齿廓在不同的圆周上有不同的压力角。通常所说的齿轮压力角，是指分度圆上的压力角，以α表示，并规定分度圆上压力角为标准值，我国取α=20°。由渐开线参数方程可推知



由此可见：分度圆是齿轮上具有标准模数和标准压力角的圆。当齿轮的模数m
 和齿数z
 确定时，其分度圆即为一定值。

⑨ 齿顶高、齿根高和全齿高：如图9-8所示，轮齿被分度圆分为两部分，分度圆和齿顶圆之间的部分称为齿顶，其径向高度称为齿顶高，以h
 a
 表示。位于分度圆和齿根圆之间的部分称为齿根，其径向高度称为齿根高，以h
 f
 表示。轮齿在齿顶圆和齿根圆之间的径向高度称为全齿高，以h
 表示。

9.4.2　渐开线标准直齿圆柱齿轮的基本尺寸及几何尺寸计算

标准直齿圆柱齿轮的基本参数有齿数z
 、模数m
 、压力角α
 、齿顶高系数、顶隙系数c
 *
 等。我国规定的标准值为=1，c
 *
 =0.25。标准直齿圆柱齿轮的所有尺寸均可用上述五个参数来表示，都与模数成一定的比例关系，齿数相同的齿轮，模数大，其尺寸也大，如图9-9所示。标准直齿圆柱齿轮主要几何尺寸的计算公式如表9-3所示。


图9-9　齿轮尺寸与模数的关系




表9-3　标准直齿圆柱齿轮几何尺寸计算公式



如果一个齿轮的m
 、α
 、、c
 *
 均为标准值，并且分度圆上s
 =e
 ，则该齿轮称为标准齿轮。

9.4.3　内齿轮与齿条

图9-8（b）所示为直齿内齿轮，它的轮齿分布在齿圈的内表面上，其齿廓形状有如下特点：① 其齿厚相当于外齿轮的齿槽宽，而齿槽宽相当于外齿轮的齿厚。内齿轮的齿廓是内凹的渐开线。② 内齿轮的齿顶圆在分度圆之内，而齿根圆在分度圆之外，其齿根圆比齿顶圆大。③齿轮的齿廓均为渐开线时，其齿顶圆必须大于基圆。

图9-8（c）所示为直齿齿条。当外齿轮的齿数增加到无穷大时，齿轮上的基圆和其他圆都变成相互平行的直线，渐开线齿廓变成了直线齿廓，这种齿轮的一部分就是齿条。齿条不论在分度线上或与其平行的直线上，齿距p
 均相等，齿廓上各点的压力角均为标准值20°。其中，齿厚与齿槽宽相等且与齿顶平行的直线称为中线。

【例9-2】一对标准渐开线齿轮，z
 1
 =20，z
 2
 =60，m
 =4 mm，试求两齿轮的齿距p
 1
 、p
 2
 ，基圆齿距p
 b1
 、p
 b2
 ，基圆半径r
 b1
 、r
 b2
 ，齿顶圆直径d
 a1
 、d
 a2
 ，齿根圆直径d
 f1
 、d
 f2
 。

【解】根据渐开线标准直齿圆柱齿轮的几何关系公式，计算如下：

（1）齿距


p
 1
 =πm
 =3.1416×4=12.5664mm


p
 2
 =πm
 =3.1416×4=12.5664mm

（2）基圆齿距


p
 b1
 =p
 1
 cosα=πm
 cosα=12.5664×cos20°=11.8085mm


p
 b2
 =p
 2
 cosα=πm
 cosα=12.5664×cos20°=11.8085mm

（3）基圆半径


r
 b1
 =r
 1
 cosα=（mz
 1
 /2）cosα=（4×20/2）cos20°=37.5877mm


r
 b2
 =r
 2
 cosα=（mz
 2
 /2）cosα=（4×60/2）cos20°=112.7631mm

（4）齿顶圆直径



（5）齿根圆直径



9.4.4　英美齿制

英美等国家不采用模数m
 ，而采用径节作为齿轮尺寸计算的基础参数，我国汽车行业中有些齿轮也采用径节制。齿数z
 与分度直径d
 之比称为径节，用符号P
 （in-1
 ）表示，即



故分度圆直径d
 （in）为



分度圆齿距p
 （in）为



故



由于1in=25.4 mm，故模数与径节的换算关系为



径节P
 （in-1
 ）的标准值为：

1，，4，5，6，7，8，9，10，12，14，16，18，20等。

在径节齿制齿轮中，分度圆压力角的标准值除采用20°外，也采用14.5°和22.5°等标准值。

由上述概念可知，径节与模数的倒数成比例，径节越大，轮齿越小。应当指出的是，由于单位和标准系列不同，径节齿制齿轮与模数制齿轮是不能互换的。

9.5　标准直齿圆柱齿轮的弦齿厚及公法线长度

由于齿轮的弧齿厚无法直接准确测量，因此常采用弦齿厚或公法线长度进行测量，以保证齿轮精度。

9.5.1　弦齿厚长度

1.任意圆周上的弧齿厚

齿厚不仅涉及轮齿的强度，在切制齿轮时也关系到齿轮尺寸的检验。用s
 K
 表示半径为r
 K
 的圆周上的弧齿厚，根据渐开线的性质，由图9-10可推得任意圆周上的弧齿厚s
 K
 的计算公式为



基圆上的齿厚为



2.分度圆弦齿厚和弦齿高

如图9-11所示，分度圆齿厚s
 所对应的中心角为，因此


图9-10　任意圆周上的弧齿厚




图9-11　分度圆弦齿厚和弦齿高







分度圆弦齿厚和弦齿高的值可在机械设计手册中直接查得。

9.5.2　公法线长度

公法线长度是指齿轮千分尺跨过k个齿所量得的齿廓间的法向距离（参见图9-12），用Wk
 表示。通常用测量公法线长度的方法来检验齿轮的精度，既简便又准确，同时避免了采用齿顶圆作为测量基准而造成齿顶圆精度的无谓提高。

如何计算公法线长度Wk
 呢？如图9-12所示，设千分尺与齿廓相切于A
 、B
 两点，A
 、B
 两点在分度圆上，设跨齿数为k
 ，则AB
 两点的距离AB
 即为所测得的公法线长度。由图示可知：



式中：k
 ———跨齿数；


p
 b
 ———基圆齿距，p
 b
 =πm
 cosα；


s
 b
 ———基圆齿厚。

经推导可得标准齿轮的公法线长度计算公式为：



当测量齿轮的公法线长度时，跨齿数k取多少为好呢？所跨齿数应保证卡脚与齿廓渐开线部分相切，如果跨齿数太多，卡尺的卡脚就会在齿廓顶部接触；如果跨齿数太少，就会在根部接触（参见图9-13）。这两种情况测量均不允许。当α=20°时，经分析证明可得到如下的计算公式




图9-12　公法线长度的测量




图9-13　跨齿数对公法线测量的影响



实际测量时跨齿数k
 必须为整数，故对上式必须进行圆整。圆整的方法为：将结果保留一位小数，再按四舍五入法取整。

由式（9-10）可知：对于齿数相同模数不同的齿轮，公法线长度是模数的倍数。根据这个原理，模数m
 =1mm、压力角α=20°的标准齿轮的公法线长度W
 k
 可在《机械设计手册》中查出。若m
 ≠1 mm，只要将查出的W
 k
 值乘以模数即可。


表9-4　标准直齿圆柱齿轮的跨齿数k及公法线长度Wk
 （m=1 mm，α=20°）mm



9.6　渐开线标准直齿圆柱齿轮的啮合传动

前面所讨论的渐开线齿轮都是单个齿轮的情况，本单元讨论一对标准渐开线直齿圆柱齿轮的啮合传动。

9.6.1　渐开线齿轮传动满足齿廓啮合基本定律

渐开线齿轮的轮齿齿廓的两侧是由形状相同、方向相反的两段渐开线组成的。如图9-14（a）所示的一对齿轮的渐开线在K
 点接触。由渐开线的性质可知，过K
 点的公法线N
 1
 N
 2
 必同时与两基圆相切，N
 1
 N
 2
 为两基圆的内公切线。因两基圆在一个方向的内公切线只有一条，故无论齿廓接触点在何处（参见图9-14（b）的K
 ′点），过接触点所作两齿廓的公法线都一定和N
 1
 N
 2
 相重合。公法线N
 1
 N
 2
 与连心线的交点C
 为一定点。

由图9-14可知：△O
 1
 CN
 1
 ∽△O
 2
 CN
 2
 ，两轮的传动比为



式（9-12）表明：渐开线齿廓能保证瞬时传动比恒定不变，符合齿廓啮合基本定理。

9.6.2　渐开线齿轮传动的啮合过程

如图9-15所示，齿轮1为主动轮，齿轮2为从动轮。当两轮的一对齿开始啮合时，先以主动轮的齿根推动从动轮的齿顶，因而起始啮合点是从动轮的齿顶圆与啮合线N
 1
 N
 2
 的交点B
 2
 （参见图9-15（a））。随着啮合传动的进行，轮齿啮合点沿着N
 1
 N
 2
 移动，主动轮轮齿上的啮合点逐渐向齿顶部移动，而从动轮轮齿上的啮合点向齿根部移动，如图9-15（b）中的啮合点K
 。当啮合传动进行到主动轮的齿顶圆与啮合线N
 1
 N
 2
 的交点B
 1
 时，两轮齿即将脱离接触（参见图9-15（c）），故点B
 1
 为轮齿的终止啮合点。


图9-14　渐开线齿廓满足齿廓啮合基本定律




图9-15　渐开线齿轮的啮合过程



从一对轮齿的啮合过程来看，啮合点实际走过的轨迹只是啮合线N
 1
 N
 2
 上的一段B
 1
 B
 2
 ，故将B
 1
 B
 2
 称为实际啮合线。若将两轮的齿顶圆加大，则B
 1
 B
 2
 就越接近两轮的啮合极限点N
 1
 和N
 2
 。因基圆内无渐开线，故实际啮合线不可能超过啮合极限点N
 1
 和N
 2
 。因此，啮合线N
 1
 N
 2
 是理论上最大的啮合线，故称为理论啮合线。

如图9-15（c）所示，过节点C
 作两节圆的公切线t
 t，它与啮合线N
 1
 N
 2
 所夹锐角α′称为啮合角。当两齿轮的节圆和分度圆重合时，啮合角等于压力角。

9.6.3　正确啮合的条件

如图9-16所示，前一对齿在啮合线上的K
 点啮合时，后一对齿必须准确地在啮合线上的K
 ′点进入啮合，而KK
 ′既是齿轮1的法向齿距，又是齿轮2的法向齿距，两齿轮要想正确啮合，它们的法向齿距必须相等。法向齿距和基圆齿距相等，通常以p
 b
 表示基圆齿距。


图9-16　渐开线齿轮的正确啮合



于是有


p
 b1
 =p
 b2


而


p
 b
 =p
 cosα

故


p
 b1
 =p
 1
 cosα1
 =πm
 1
 cosα1



p
 b2
 =p
 2
 cosα2
 =πm
 2
 cosα2


代入可得两齿轮的正确啮合的条件为

πm
 1
 cosα1
 =πm
 2
 cosα2


式中：m
 1
 、m
 2
 ———两轮的模数；

α1
 、α2
 ———两轮的压力角。

由于模数和压力角都已标准化，所以有



即渐开线标准直齿圆柱齿轮的啮合条件为：两轮的模数和压力角必须分别相等。

9.6.4　连续传动的条件

在齿轮的啮合过程中，一对轮齿啮合到一定位置时将会终止（从B
 1
 到B
 2
 ），要使齿轮连续传动，就必须在前一对轮齿尚未脱离啮合时（如K
 1
 点），后一对齿必须在啮合线上的B
 2
 点进入啮合（参见图9-17（a）），这样才能保证传动的连续性，即必须使B
 1
 B
 2
 ＞K
 1
 B
 2
 。如果前一对轮齿到达B
 1
 点即将分离时，后一对齿没有在在啮合线上的B
 2
 点进入啮合，即B
 1
 B
 2
 ＜K
 1
 B
 1
 （参见图9-17（b）），则传动不连续，并发生齿间惯性冲击。


图9-17　渐开线齿轮的连续传动




K
 1
 B
 2
 既是齿轮1的法向齿距，又是齿轮2的法向齿距，法向齿距和基圆齿距相等，即：K
 1
 B
 2
 =p
 b
 ，要保证传动不中断，必须满足



根据以上分析可知齿轮连续传动的条件是：两齿轮的实际啮合线B
 1
 B
 2
 应大于或等于齿轮的基圆齿距p
 b
 。通常把B
 1
 B
 2
 与p
 b
 的比值ε称为重合度。即



图9-18所示为ε=1.4的情况，B
 2
 K
 ′、KB
 1
 区间为双齿啮合区，即同时由两对齿在啮合（参见图9-18（a））；K
 ′K
 为单齿啮合区间（参见图9-18（b）），即只有一对齿在啮合。ε=1.4表明齿轮转过一个基圆齿距的时间内，有40%是双齿啮合，60%是单齿啮合。齿轮传动的重合度越大，则同时参与啮合的齿数越多，不仅传动的平稳性好，而且每对轮齿所分担的载荷也小，相对地提高了齿轮的承载能力。重合度可用图解法求得，也可用下式计算。


图9-18　重合度的意义





式中：αa1
 =arccos（r
 b1
 /r
 a1
 ），αa2
 =arccos（r
 b2
 /r
 a2
 ），α′=arccos（r
 b
 /r
 a
 ）（两个齿轮一样）。因此，ε与模数无关，与齿数有关。设计时ε应满足ε＞ε［］，表9-5所示为许用重合度ε［］的推荐值。


表9-5　许用重合度ε［］的推荐值



9.6.5　标准中心距和标准安装

正确安装的齿轮机构在理论上应达到无齿侧间隙（侧隙），否则齿轮啮合过程中就会产生冲击和噪声，或在法向啮合时出现空行程。实际上，为了存储润滑油，以及防止齿轮在工作时温度升高而卡死，应留有侧隙。但此间隙在制造时以齿厚公差来保证，理论设计时仍按无间隙来考虑。因此以下所讨论的中心距均为无侧隙条件下的中心距的计算。

一对正确啮合的渐开线标准齿轮，其模数相等，故两轮分度圆上的齿厚和齿槽宽相等，即s
 1
 =e
 1
 =s
 2
 =e
 2
 =πm
 /2。显然当两分度圆相切并作纯滚动时（即节圆与分度圆重合），其侧隙为零。一对齿轮节圆与分度圆重合的安装称为标准安装，标准安装时的中心距称为标准中心距，以a
 表示。如图9-19所示，对于外啮合传动



因两轮分度圆相切，故顶隙为



顶隙的作用是防止一齿轮齿顶与另一齿轮的齿根相碰，同时便于贮存润滑油。


图9-19　无侧隙齿轮传动



当中心距有误差，即实际中心距a
 ′不等于标准中心距a
 时，两齿轮的分度圆不再相切，节圆和分度圆不再重合。啮合角α
 ′也发生了变化。

实际中心距为


a
 ′=r
 ′1
 +r
 ′2


由渐开线参数方程可知



故



即



式（9-19）说明，实际中心距a
 ′大于标准中心距a
 时，啮合角α
 ′大于分度圆压力角α
 。

9.6.6　渐开线齿轮传动的啮合特点

1.渐开线齿轮传递的压力方向不变

前面已经讨论过，渐开线齿轮啮合时两齿廓的接触点都在啮合线N
 1
 N
 2
 上。因为啮合线就是齿廓接触的公法线，也是两齿廓间正压力作用线，所以两齿廓间的正压力方向不变，有利于齿轮传动的平稳性。

2.渐开线齿轮的可分性

由于制造和安装的误差，一对渐开线齿轮的实际中心距与理论计算出来的中心距不可能完全一致。当中心距有误差时，由式（9-12）可知，一对渐开线齿轮的瞬时传动比与两轮的基圆半径有关。由于当一对齿轮制成后，其基圆半径是固定的，因此中心距有误差时传动比仍然为常数，这种特性称为渐开线齿轮的可分性。

当中心距有误差，即a
 ≠a
 ′时，仍然满足齿廓啮合基本定律，但是节点的位置发生了变化。

9.7　渐开线齿轮的切齿原理及根切现象

在加工渐开线齿轮时，常发生根切现象，应限制不产生根切的最小齿数。

9.7.1　渐开线齿轮的加工方法

齿轮的加工方法很多，如铸造、模锻、热轧、冲压、切削加工等。目前，常用的是切削加工，切削加工方法又分为仿形法和展成式。

1.仿形法

仿形法的特点是所采用的成形刀具的切削刃的形状在其轴向剖面内与被切齿轮齿槽的形状相同。采用仿形法加工时，常用的刀具有盘状铣刀（参见图9-20）和指状铣刀（参见图9-21）。切制时，铣刀转动，同时齿轮毛坯随铣床工作台沿平行于齿轮轴线的方向直线移动；切出一个齿槽后，由分度机构将轮坯转过360°/z再切制第二个齿槽，直至整个齿轮加工结束。

图9-21所示为指状铣刀，用指状铣刀加工齿轮的方法与用盘状铣刀时相似。指状铣刀常用于加工大模数（如m
 ＞10mm）的齿轮，并可以切制人字齿轮。

采用仿形法加工齿轮，其加工方法简单，不需要专门的齿轮加工设备。但铣制相同模数不同齿数的齿轮是用一组有限数目的齿轮铣刀来完成的，如表9-6所示4号齿轮铣刀是根据z
 =21的齿形制作的，因此加工出的z
 =22～25的实际齿形和理论齿形都有偏差，如图9-22所示。由于所选铣刀不可能与要求齿形准确吻合，加工出的齿形不够准确，轮齿的分度有误差，制造精度较低，生产效率低。因此，仿形法常用于单件、修配或少量生产及齿轮精度要求不高的齿轮加工。


图9-20　盘状铣刀切制齿轮




图9-21　指状铣刀




表9-6　盘形铣刀加工齿数的范围




图9-22　仿形法的齿形误差



2.展成法

展成法是目前齿轮加工中最常用的一种方法。它是运用一对相互啮合齿轮的共轭齿廓互为包络线的原理来加工齿廓的。用展成法加工齿轮时，常用的刀具有齿轮型刀具（如齿轮插刀）和齿条型刀具（如齿条插刀、滚刀）两大类。

（1）齿轮插刀加工

图9-23所示为用齿轮插刀加工齿轮的情况。齿轮插刀是一个具有切削刃的渐开线外齿轮。插齿时，插刀与轮坯严格地按定比传动作展成运动（即啮合传动），同时插刀沿轮坯轴线方向作上下往复的切削运动。为了防止插刀退刀时擦伤已加工的齿廓表面，在退刀时，轮坯还须作小距离的让刀运动。另外，为了切出轮齿的整个高度，插刀还需要向轮坯中心移动，作径向进给运动。


图9-23　齿轮插刀加工齿轮



（2）齿条插刀加工

图9-24所示为用齿条插刀加工齿轮的情况。切制齿廓时，刀具与轮坯的展成运动相当于齿条与齿轮啮合传动，其切齿原理与用齿轮插刀加工齿轮的原理相同。


图9-24　齿条插刀加工齿轮



（3）齿轮滚刀加工

用以上两种刀具加工齿轮，其切削是不连续的，不仅影响生产率的提高，还限制了加工精度。因此，在生产中更广泛地采用齿轮滚刀来切制齿轮。图9-25和图9-26所示为用齿轮滚刀切制齿轮的情况。滚刀（图9-26所示）形状像一螺旋，它的轴向剖面为一齿条。当滚刀转动时，相当于齿条作轴向移动，滚刀转一周，齿条移动一个导程的距离。所以用滚刀切制齿轮的原理和齿条插刀切制齿轮的原理基本相同。滚刀除了旋转之外，还沿着轮坯的轴线缓慢地进给，以便切出整个齿顶。


图9-25　齿轮滚刀加工齿轮




图9-26　齿轮滚刀



用展成法加工齿轮时，只要刀具与被加工齿轮的模数、压力角相同，则不管被加工齿轮的齿数多少，都可以用同一把齿轮刀具来加工，而且生产效率较高。所以在大批量生产中多采用展成法。

9.7.2　根切现象和不产生根切的最小齿数

1.根切现象

用展成法加工齿轮时，有时会出现刀具的顶部切入齿根，将齿根部分渐开线齿廓切去的情况，这种现象称之为根切。产生严重根切的齿轮削弱了轮齿的抗弯强度，导致传动的不平稳，对传动十分不利，因此，应尽力避免根切现象的产生。但是为什么会产生根切呢？

图9-27所示为用齿条插刀加工标准齿轮的情况。图中齿条插刀的分度线与轮坯的分度圆相切，B
 1
 点为轮齿齿顶圆与啮合线的交点，而N
 1
 点为轮坯基圆与啮合线的切点。根据啮合原理可知，刀具将从图9-27（a）的位置开始切削齿廓的渐开线部分，而当刀具行至图9-27（b）的位置时，齿廓的渐开线已全部切出。如果刀具的齿顶线恰好通过N
 1
 点，则当展成运动继续进行时，该切削刃即与切好的渐开线齿廓脱离，因而不会发生根切现象。


图9-27　根切的产生



但若如图9-27（c）所示刀具的顶线超过了N
 1
 点，当展成运动继续进行时，刀具还将继续切削，部分的刀具展成轮廓线将与已加工完成的齿轮渐开线廓线发生干涉，从而导致根切现象的发生。

2.不产生根切的最少齿数

要避免根切的产生就必须使刀具的顶线不超过N
 1
 点，如图9-28所示。当用标准齿条插刀切制标准齿轮时，齿条插刀的分度线与轮坯的分度圆相切，要避免根切，则需满足以下几何条件：


图9-28　不根切的最少齿数





从图9-28中可看出



于是可得



因此，切削标准齿轮时，为了保证无根切现象，则被切齿轮的最少齿数为



对于α
 =20°=1的标准渐开线齿轮，当用齿条型刀具加工时，不发生根切的最少齿数z
 min
 =17。若允许有微量根切，则实际最少齿数可取14。

由上述分析可知，渐开线标准齿轮有如下局限性。

① 齿数z
 必须大于或等于z
 min
 ，否则将发生根切。但在机械工程上，为了尽可能缩小齿轮机构的径向尺寸（如设计齿轮泵时），往往需要切制z
 ＜z
 min
 的齿轮。

② 不能适应中心距的场合。

③ 一对相啮合的标准齿轮中，小齿轮的齿根厚度小于大齿轮的齿根厚度，而小齿轮的工作条件往往比大齿轮恶劣，故容易损坏。

9.8　变位齿轮传动简介

为了改善上述渐开线标准齿轮的局限性，可以采用变位齿轮。

9.8.1　变位的概念

齿轮加工产生根切的根本原因在于刀具的顶线超过极限点N
 1
 ，要避免根切，就须使刀具的顶线不超过N
 1
 点。在不改变被切齿轮齿数的情况下，只要改变刀具与轮坯的相对位置便可解决根切问题，这样切制出来的齿轮就称为变位齿轮。

如图9-29所示，当刀具在虚线位置时，因其顶线超过了N
 1
 点，所以被切齿轮必将发生根切；但如将刀具移出一段距离，至实线位置，因刀具的顶线不超过N
 1
 点，就不会再发生根切了。


图9-29　切削变位齿轮



以切制标准齿轮的位置为基准，刀具由基准位置沿径向移开的距离，称为变位量，用xm
 （单位为mm）表示。其中，x
 称为变位系数，m
 为模数。规定刀具远离轮坯中心的变位系数为正，反之为负。对应于x
 ＞0及x
 ＜0的变位，分别称为正变位及负变位。

9.8.2　最小变位系数

用展成法切制齿数少于最少齿数的齿轮时，为避免根切必须采用正变位齿轮。当刀具的齿顶线正好通过N
 1
 点时，刀具的移动量为最小，此时的变位系数称为最小变位系数，用x
 min
 表示。由图9-29可知，不发生根切的条件为



由于



联立以上二式得



将式（9-20）带入式（9-21），整理后可得



由此可得最小变位系数为



当α=20°=1时



由式（9-23）可知，当z
 ＜z
 min
 时，x
 min
 ＞0，说明此时必须采用正变位方可避免根切；当z
 ＞z
 min
 时，x
 min
 ＜0，说明只要x
 ≥x
 min
 ，虽采用了负变位，齿轮也不会产生根切。

9.8.3　变位后对轮齿尺寸的影响

如图9-30所示，用标准齿条刀具加工变位齿轮时，不论是正变位还是负变位，刀具上总有一条与分度线平行的节线与齿轮的分度圆相切并保持纯滚动。因标准齿条刀具的基本参数不变，故切制出来的变位齿轮的齿距p
 、模数m
 和压力角α仍与刀具上的一样。由此可知，变位齿轮的分度圆不变，基圆也不变。


图9-30　变位齿轮的齿廓



1.变位齿轮的齿厚

刀具变位后，因其节线上的齿厚和齿槽宽不等，故与节线作纯滚动的被切齿轮的分度圆上的齿厚和齿槽宽也不相等。当刀具作正变位时，其节线齿槽宽比中线上的齿槽宽增大了2（参见图9-29），故齿轮分度圆上齿厚也增大了2，齿槽则减少了2。由图9-29可知



因此，变位齿轮分度圆齿厚和齿槽宽的计算式分别为



上式中，对于正变位，x
 取正值；对于负变位，x
 取负值。

2.变位齿轮的齿顶高与齿根高

正变位时，由于刀具向离开轮坯中心方向移动一个距离xm
 ，故分度圆以下的齿根高将变小，即



若保持全齿高不变，齿顶高应增加xm
 ，但为保证与相啮合齿轮齿根的标准间隙c
 *
 m
 ，应降低Δym
 ，故



3.变位齿轮的公法线长度

标准齿轮的公法线长度计算公式为：


W
 k
 =（k
 -1）p
 b
 +s
 b


变位齿轮的基圆直径不变，因此基圆齿距p
 b
 不变，但基圆齿厚s
 b
 和分度圆齿厚s
 发生了变化。经推导，变位齿轮公法线长度的计算公式为：



9.8.4　变位齿轮的无齿侧间隙啮合

一对变位齿轮按无齿侧间隙啮合安装，其中心距为



当a
 ≠a
 ′时，通常将这种变位齿轮传动称为角度变位齿轮传动。若a
 ＞a
 ′，则α
 ＞α
 ′，称为正角度变位传动；若a
 ＜a
 ′，则α
 ＜α
 ′，称为负角度变位传动。

1.中心距变动系数y
 的计算

变位齿轮的中心距a
 ′与标准齿轮传动中心距a
 的差值称为中心距变动量，以ym
 表示，y
 称为中心距变动系数，用下式计算：



2.总变位系数x
 Σ
 =x
 1
 +x
 2
 与啮合角α
 ′的关系

若两齿轮的变位系数分别是x
 1
 与x
 2
 ，变位齿轮传动无齿侧间隙啮合时，应保证一个齿轮的节圆齿厚s
 ′1
 等于另一个齿轮的节圆齿槽宽e
 ′2
 ，即s
 ′1
 =e
 ′2
 ，其节圆上的齿距为：



据任意圆弧齿厚公式（9-5），可以导出以下无侧隙啮合方程：



上式反映了一对变位齿轮传动按无齿侧间隙啮合安装时，其啮合角α
 ′与总变位系数x
 Σ
 的关系。表9-7为外啮合变位直齿轮基本尺寸的计算公式。


表9-7　外啮合变位直齿轮基本尺寸的计算公式




续表9-7



9.8.5　变位齿轮传动的类型

按照一对齿轮的变位系数之和x
 ∑
 =x
 1
 +x
 2
 的取值情况的不同，可将变位齿轮传动分为三种基本类型。

1.零传动（x
 Σ
 =x
 1
 +x
 2
 =0）

① 两轮的变位系数都等于零（x
 1
 =x
 2
 =0）。这种齿轮传动就是标准齿轮传动。为了避免根切，两轮齿数均需大于z
 min
 。

② 两轮的变位系数绝对值相等（x
 1
 =x
 2
 ≠0，x
 1
 +x
 2
 =0）。这种齿轮传动称为高度变位齿轮传动。为了防止小齿轮的根切和增大小齿轮的齿厚，一般小齿轮采用正变位，而大齿轮采用负变位。为了使大小两轮都不产生根切，两轮齿数和必须大于或等于最少齿数的两倍，即z
 1
 +z
 2
 ≥2z
 min
 。

在这种传动中，小齿轮正变位后的分度圆齿厚增量正好等于大齿轮分度圆齿槽宽的增量，故两轮的分度圆仍然相切，且无齿侧间隙。因此，高度变位齿轮的实际中心距a
 ′仍为标准中心距a
 。高度变位齿轮传动中的齿轮，其齿顶高和齿根高不同于标准齿轮。

2.正传动（x
 Σ
 =x
 1
 +x
 2
 ＞0）

由于x
 1
 +x
 2
 ＞0，所以两轮齿数和可以小于最少齿数的两倍，即z
 1
 +z
 2
 ＜2z
 min
 。正传动的实际中心距大于标准中心距，即a
 ′＞a
 。当取x
 1
 ＞0和x
 2
 ＞0时，小齿轮的齿厚增大，而大齿轮的齿槽宽却减小了，小轮的轮齿无法装进大轮的齿槽而保持分度圆相切，只有使两轮分度圆分离才能安装。由于a
 ′＞a
 ，所以α
 ′＞α
 ，这种变位传动又称正角度变位传动。

3.负传动（x
 Σ
 =x
 1
 +x
 2
 ＜0）

为了避免根切，应使两轮齿数和大于最少齿数的两倍，即z
 1
 +z
 2
 ≥2z
 min
 。负传动的实际中心距小于标准中心距，即a
 ′＜a
 ，因此α
 ′＜α
 ，负传动又称负角度变位传动。

9.8.6　变位齿轮传动的设计步骤

设计变位齿轮时，根据不同的已知条件，可采用不同的设计步骤。

1.已知z
 1
 、z
 2
 、m
 、α
 、和c
 *
 时

当已知z
 1
 、z
 2
 、m
 、α
 和c
 *
 时，其设计步骤为：

① 选择传动类型，若z
 1
 +z
 2
 ≤2z
 min
 ，必须采用正传动，否则可考虑其他传动类型；

② 选择两齿轮的变位系数；

③ 计算两齿轮的几何尺寸，其计算公式如表9-7所示；

④ 验算重合度及齿轮强度。

2.已知z
 1
 、z
 2
 、m
 、a
 ′、α
 和c
 *
 时

当已知z
 1
 、z
 2
 、m
 、a
 ′、α
 、和c
 *
 时，其设计步骤为：

① 计算啮合角α
 ′：



② 选择两齿轮的变位系数：





③ 同1的步骤（3）和步骤（4）。

3.已知i
 、m
 、a
 、α
 和c
 *
 时

当已知i
 、m
 、a
 、α
 和c
 *
 时，其设计步骤为：

① 确定两齿轮的齿数：

因



故得



将z
 1
 的计算结果取整数。然后计算z
 2
 ，其计算公式为

z2
 =iz1


将z
 2
 的计算结果取整数。

② 同1的步骤（2）、步骤（3）和步骤（4）。

【例9-3】用齿条插刀加工一个直齿圆柱齿轮。已知被加工齿轮轮坯的角速度ω1
 =5rad/s，刀具的移动速度为0.28 m/s，刀具的模数m
 =8 mm，压力角α=20°。

① 求被加工齿轮的齿数z
 1
 ；

② 若齿条分度线与被加工齿轮中心的距离为74 mm，求被加工齿轮的分度圆齿厚；

③ 若已知该齿轮与大齿轮2相啮合时的传动比i
 12
 =3，无侧隙安装时的中心距a′=226 mm，求这两个齿轮的节圆半径r
 ′1
 、r
 ′2
 及啮合角α
 ′。

【解】齿条插刀加工齿轮时，被加工齿轮的节圆与其分度圆重合，且与刀具的节线作展成运动，则有


r
 1
 ω1
 =v
 刀
 而r1
 =mz
 1
 /2

故得


z
 1
 =2v
 刀
 /m
 ω1
 =2×280/（8×5）=14

因刀具安装的距离（L
 =74 mm）大于被加工齿轮的分度圆半径（r
 1
 =72 mm），被加工齿轮为正变位，其变位量为


xm
 =L-r
 1
 =74-72=2mm

得


x
 =xm
 /m
 =2/8=0.25

故被加工齿轮的分度圆齿厚为


s
 =（π/2+2x
 tanα）m
 =（π/2+2×0.25×tan20°）×8=14.022mm

由两齿轮的传动比i
 12
 和实际中心距a
 ′可知


z
 2
 =i
 12
 z
 1
 =3×14=42







联立求解上面的两式可得



两齿轮的标准中心距为


a
 =m
 （z
 1
 +z
 2
 ）/2=8×（14+42）/2=224mm

由式a′cosα′=acosα可求得

cosα′=acosα/a′=224cos20°/226=0.93138

α′=21.350°

9.9　齿轮传动的失效形式与设计准则

9.9.1　失效形式

齿轮传动是靠轮齿的啮合传动来传递运动和动力的，轮齿失效是齿轮常见的主要失效形式。由于齿轮传动装置有开式、闭式，齿面有软齿面、硬齿面，齿轮转速有高有低，载荷有轻重之分，所以实际应用中会出现各种不同的失效形式。齿轮传动的主要失效形式有轮齿折断、齿面点蚀、齿面磨损、齿面胶合以及齿面塑性变形等。

1.轮齿折断

轮齿折断常发生在齿根部位。因为轮齿受载时，齿根部位产生的弯曲应力最大，而且齿根处会引起应力集中，当轮齿脱离啮合后，弯曲应力为零。轮齿在变化的弯曲应力反复作用下，当应力值超过齿轮材料的弯曲疲劳极限值时，轮齿根部就会产生疲劳裂纹，裂纹不断扩展致使轮齿折断，这种折断称为疲劳折断，如图9-31所示。当齿轮突然过载，或经严重磨损后齿厚过薄时，也会发生齿轮折断，称为过载折断。

齿宽较小的直齿轮往往发生全齿折断，齿宽较大的直齿轮或斜齿轮则容易发生局部折断。为防止轮齿过早折断，可采取适当的工艺措施，如适当增加齿根部位的过渡圆角；提高齿面加工精度；采用齿面强化措施和增大轴及支承的刚度等。


图9-31　轮齿折断

（a）示意图（b）实际图



2.齿面点蚀

轮齿工作时，由于在齿面啮合处脉动循环变接触应力长期作用下，当应力峰值超过材料的接触疲劳极限，经过一定应力循环次数后，先在节线附近的轮齿表面产生细微的疲劳裂纹。随着裂纹的扩展，将导致小块金属剥落，产生齿面点蚀，如图9-32所示。齿面点蚀影响轮齿正常啮合，引起冲击和噪声，造成传动的不平稳。


图9-32　齿面点蚀

（a）示意图（b）实际图



实践表明，由于轮齿在节线附近啮合时，同时啮合的齿对数少，且轮齿间相对滑动速度小，润滑油膜不易形成，所以点蚀首先出现在靠近节线的齿根面上。一般闭式传动中的软齿面较易发生点蚀失效。为防止过早出现点蚀，可采用提高齿面硬度、降低表面粗糙度值、增加润滑油黏度等措施。而对于开式齿轮传动，由于磨损严重，一般不出现点蚀。

3.齿面磨损

齿面磨损通常有两种情况：一种是由于灰尘、金属微粒等进入齿面间引起的磨损；另一种是由于齿面间相对滑动摩擦引起的磨损。一般情况下这两种磨损往往同时发生并相互促进。严重的磨损将使轮齿失去正确的齿形，进而增大齿侧间隙而产生振动和噪声，甚至由于齿厚磨薄最终导致轮齿折断，如图9-33所示。


图9-33　齿面磨损

（a）示意图（b）实际图



齿面磨损是开式齿轮传动的主要失效形式。采用闭式齿轮传动、提高齿面硬度、降低齿面粗糙度值及采用清洁的润滑油等，均可减轻齿面磨损。

4.齿面胶合

胶合是比较严重的黏着磨损。在高速重载传动中，常因瞬时高温、高压而使润滑油膜破裂，致使齿面金属互相黏连，黏连处撕脱后，齿面沿滑动方向被撕下一部分而形成沟纹，这种现象称为齿面胶合，如图9-34所示。低速重载的传动因不易形成油膜，也会出现胶合。


图9-34　齿面胶合

（a）示意图（b）实际图



发生胶合后，齿廓形状将改变，致使齿轮将不能正常工作。在实际应用中，采用提高齿面硬度、降低齿面粗糙度值、限制油温、增加油的黏度、选用抗胶合能力强的润滑油等方法，可以防止胶合的产生。

5.齿面塑性变形

低速重载传动时，若轮齿齿面硬度较低，当齿面间作用力过大，啮合中的齿面表层材料就会沿着摩擦力方向产生塑性流动，这种现象称为塑性变形，如图9-35所示。在起动和过载频繁的传动中，容易产生齿面塑性变形。提高齿面硬度和采用黏度较高的润滑油，都有助于防止或减轻齿面的塑性变形。


图9-35　齿面塑性变形

（a）示意图（b）实际图



9.9.2　设计准则

轮齿的失效形式很多，它们不大可能同时发生，却又相互联系，相互影响。例如，轮齿表面产生点蚀后，实际接触面积减少将导致磨损的加剧，而过大的磨损又会导致轮齿的折断。但是在一定条件下，必有一种为主要失效形式。

在进行齿轮传动的设计计算时，应分析具体的工作条件，判断可能发生的主要失效形式，以确定相应的设计准则。

　对于闭式软齿面齿轮传动，齿面点蚀是主要的失效形式，通常以保证齿面接触疲劳强度为主，所以应按齿面接触疲劳强度进行设计计算，并校核其齿根弯曲疲劳强度。

　对于闭式硬齿面齿轮传动，因其抗点蚀能力较强，轮齿折断是主要的失效形式，所以通常先按齿根弯曲疲劳强度进行设计计算，再校核其齿面接触疲劳强度。

　对于开式齿轮传动，齿面磨粒磨损和轮齿弯曲疲劳折断是其主要的失效形式。对于齿面磨粒磨损，目前尚无完善的计算方法，通常按照齿根弯曲疲劳强度计算，先确定齿轮的模数，考虑磨损因素，再将模数增大10%～20%，而无需校核接触强度。




当一对齿轮均为铸铁材料时，一般只需作轮齿弯曲疲劳强度设计计算。对于汽车、拖拉机的齿轮传动，过载或冲击引起的轮齿折断是其主要失效形式，宜先作轮齿过载折断设计计算，再作齿面接触疲劳强度校核。



9.10　齿轮常用材料及热处理

为了保证齿轮工作的可靠性，提高其使用寿命，齿轮的材料及其热处理应根据工作条件和材料的特点来选取。

9.10.1　齿轮材料的基本要求

由轮齿的失效分析可知，对齿轮材料的基本要求为：

① 齿面应有足够的硬度，以抵抗齿面磨损、点蚀、胶合以及塑性变形等。

② 齿芯应有足够的强度和较好的韧性，以抵抗齿根折断和冲击载荷。

③ 应有良好的加工工艺性能及热处理性能，使之便于加工且便于提高其力学性能。

9.10.2　常用材料及热处理

最常用的齿轮材料是钢，此外还有铸铁及一些非金属材料。

1.锻钢

钢材经锻打后，内部形成有利的纤维方向，材料性能得到改善，具有韧性好、强度高、便于制造、便于热处理等很多优点。所以大多数齿轮都用锻钢制造。常用的是wc
 =0.15%～0.6%的碳钢和合金钢。下面主要介绍软齿面齿轮和硬齿面齿轮常用的材料。

（1）软齿面齿轮

软齿面齿轮常用中碳钢和中碳合金钢，如45钢、40Cr、35SiMn等材料，进行调质或正火处理。这种齿轮适用于强度、精度要求不高的场合。

（2）硬齿面齿轮

硬齿面齿轮常用中碳钢或中碳合金钢经表面淬火处理，硬度可达40～55HRC。若采用低碳钢或低碳合金钢，如20钢、20Cr、20CrMnTi等，需渗碳淬火，其硬度可达到56～62HRC。硬齿面齿轮热处理后需磨齿，因内齿轮不便于磨削，可采用渗碳处理。

2.铸钢

当齿轮的尺寸较大（＞400～600 mm）而不便于锻造时，可用铸造的方法制成铸钢齿坯，再进行正火处理，以消除残余应力和硬度不均匀现象。

3.铸铁

普通铸铁具有良好的铸造工艺性和机加工性，有较好的抗点蚀能力，且价格便宜，因此在低速轻载的场合可用铸铁齿轮；球墨铸铁的力学性能和抗冲击能力比灰铸铁高，因此可代替铸钢铸造大直径齿轮。

4.非金属材料

非金属材料的弹性模量小，传动中轮齿的变形可减轻动载荷和噪声。适用于高速轻载、精度要求不高的场合，常用的非金属材料有夹布胶木和工程塑料等。

常用齿轮材料及其力学性能如表9-8所示。


表9-8　常用齿轮材料及其力学性能



9.11　标准直齿圆柱齿轮传动的设计

9.11.1　轮齿的受力分析

图9-36所示为一对标准直齿圆柱齿轮啮合传动的受力分析，齿轮1为主动轮，齿轮2为从动轮。其齿廓在节点C
 处接触。若以节点C
 作为计算点，不考虑齿面间摩擦力的影响，且认为是一对轮齿在啮合，由渐开线齿廓特性可知，轮齿间的总作用力F
 n
 将沿着啮合点的公法线N
 1
 N
 2
 方向。F
 n
 称为法向力。F
 n
 在分度圆上可分解为两个互相垂直的分力：切于圆周的切向力F
 t
 和沿半径方向并指向轮心的径向力F
 r
 。

设计时通常已知主动齿轮传递的功率P
 1
 （kW）及转速n
 1
 （r/min），故主动轮的转矩T
 1
 （N·mm）可由下式求得


图9-36　轮齿的受力分析





所以有







式中：d
 1
 ———小齿轮的分度圆直径，单位为mm；


α
 ———分度圆压力角，α
 =20°。

作用在主动齿轮和从动齿轮的各对分力大小相反，方向相反。圆周力F
 t
 的方向：作用在主动齿轮上的F
 t1
 方向与主动齿轮回转方向相反；作用在从动齿轮上的F
 t2
 方向与主动齿轮回转方向相同；径向力F
 r1
 、F
 r2
 分别指向各自的轮心。

9.11.2　轮齿的计算载荷F
 nc


上述讨论的轮齿受力分析中的法向力F
 n
 为理想情况下的名义载荷。实际上，齿轮传动时，由于齿轮、轴、支承等的制造误差、安装误差以及在载荷作用下的变形等因素的影响，轮齿沿齿宽方向的作用力并非均匀分布，存在着载荷局部集中现象。此外，由于原动机与工作机的载荷变化，以及齿轮传动的各种误差所引起的传动不平稳等，都将引起附加动载荷。

因此，在计算齿轮强度时，通常用考虑了各种影响因素的计算载荷F
 nc
 代替名义载荷F
 n
 ，计算载荷可按下式确定



式中：K
 ———载荷系数，其值如表9-9所示。


表9-9　载荷系数K


注：斜齿、圆周速度低、精度高、齿宽系数小、齿轮在两轴承间对称分布时取小值；直齿、圆周速度高、精度低、齿宽系数大、齿轮在两轴承间不对称布置时取大值。




9.11.3　齿面的接触疲劳强度计算

齿面接触疲劳强度计算的目的，是为了防止齿面点蚀失效，齿面点蚀与两齿面的接触应力有关。根据齿轮啮合原理可知，直齿圆柱齿轮在节点处为单对齿参与啮合，相对滑动速度为零，润滑条件不良，因而最容易发生点蚀，故点蚀常发生在节线附近。因此，防止齿面点蚀的强度条件为节点处的计算接触应力应该小于齿轮材料的许用接触应力，即

σH
 ≤［σH
 ］

齿面接触应力的计算是以两圆柱体接触时的最大接触应力推导出来的。接触区的最大接触应力σH
 可根据弹性力学公式计算（参见图9-37），即




图9-37　两接触体的接触应力

（a）外接触（b）内接触



式中：b
 ———两圆柱体的宽度；

ρ1、ρ2
 ———两圆柱体接触处的曲率半径，“±”号分别表示外接触或内接触；

μ1、μ2
 ———两圆柱体材料的泊桑比；

ρ———综合曲率半径，；


Z
 E
 ———配对齿轮的材料系数，，其值如表9-10所示。


表9-10　弹性系数ZE




根据渐开线的性质，一对齿轮啮合时轮齿表面啮合位置是不同的，可以看作是两个曲率半径随时变化的平行圆柱体的接触过程，所以各个啮合位置的接触应力也不相同。但两个齿轮啮合时，疲劳点蚀一般出现在节线附近，因此，以节点处的接触应力的计算来计算齿面的接触疲劳强度，可以将两个齿轮节点处的两个曲率半径形成的圆柱带入公式（9-36），来计算两个圆柱（齿轮齿面）的接触应力。

如图9-38所示，一对标准直齿圆柱齿轮在节点C
 接触，节点处的曲率半径为






图9-38　轮齿接触强度计算



代入式（9-36）可得齿面接触应力计算公式为



式中：Z
 H
 ———节点啮合系数，反映节点处齿廓形状对接触应力的影响，对于标准齿轮，Z
 H
 =。

设b
 =ϕdd
 1
 （ϕd
 为齿宽系数，其值如表9-11所示），而F
 t
 =2T
 1
 /d
 1
 ，代入式（9-37），并引入载荷系数K
 ，同时以传动比i
 代替u
 ，则得齿面接触强度的校核公式为




表9-11　齿宽系数ϕd




按齿面接触强度设计齿轮时，需要确定小齿轮的分度圆直径，将上式变换可得齿面接触强度的设计公式



式中：［σH
 ］———材料的接触疲劳许用应力，实际应用时，一对齿轮的［σH1
 ］和［σH2
 ］可能会不一样，应将较小的一个作为［σH
 ］代入式（9-39）中。［σH
 ］的计算方法为



式中：σHlim
 ———接触疲劳极限应力，其值如图9-39所示；


S
 Hmin
 ———接触疲劳强度的最小安全系数，通常取S
 Hmin
 =1，其值如表9-12所示；


Z
 N
 ———接触疲劳强度寿命系数，其值如图9-40所示。图中N
 为应力循环系数，N
 =60njL
 h
 。其中，n
 为齿轮转速，单位r/min；j
 为齿轮转一周时同侧齿面的啮合次数；L
 h
 为齿轮工作寿命，单位为h。


表9-12　最小安全系数SHmin
 和SFmin





图9-39　试验齿轮的轮齿接触疲劳极限



9.11.4　齿根弯曲疲劳强度计算

计算齿根弯曲疲劳强度的目的是为了防止轮齿根部的疲劳折断。轮齿的折断与齿根弯曲应力有关。在工程上，假设全部载荷由一对齿承担，且载荷作用于齿顶，并视轮齿为一个宽度为b的悬臂梁，如图9-41所示。轮齿危险截面由30°切线法确定。即作与轮齿对称中线成30°且与齿根过渡曲线相切的直线，通过两切点作平行于齿轮轴线的截面，该截面即为轮齿根部的危险截面。

如图9-41所示，轮齿间法向力F
 n
 在危险截面上的应力有切向分力F
 n
 cosαF
 引起的弯曲应力和径向分力F
 n
 sinαF
 引起的压应力。由于压应力仅为弯曲应力1/100，通常忽略不计。齿根的弯矩（单位为N·mm）为


M
 =（F
 n
 cosαF
 ）h
 F



图9-40　接触强度寿命计算系数

1-允许一定点蚀的结构钢、调质钢、球墨铸铁（珠光体、贝氏体），珠光体可锻铸铁，渗碳淬火钢

2-与材料1相同，但不允许出现点蚀；火焰或感应淬火钢

3-灰铸铁，球墨铸铁（铁素体），渗氮钢，调质钢和渗碳钢；4-碳氮共渗的调质钢、渗碳钢




图9-41　齿根危险截面



由于危险截面的抗弯系数（单位为mm3
 ）为



因此，危险截面上的理论弯曲应力为



令



再考虑齿根圆角处的应力集中以及齿根危险截面上压应力的影响，引入应力修正系数Y
 S
 ，其值如表9-13所示，则



式中：Y
 F
 ———齿形系数。因h
 F
 和s
 F
 均与模数成正比，故Y
 F
 只与轮齿形状有关，而与模数无关，其值如表9-13所示。


表9-13　标准外齿轮的齿形系数YF
 及应力修正系数YS




考虑工作情况对载荷的影响，引入载荷系数K
 ，则轮齿弯曲应力为



将b
 =ϕdd
 1
 （ϕd
 为齿宽系数，其值如表9-11所示），F
 t
 =2T
 1
 /d
 1
 及d
 1
 =mz
 1
 ，代入上式得弯曲强度的校核公式



或



设计计算时，将公式（9-45）改写为轮齿弯曲疲劳强度的设计公式，以求出模数



式中：z
 1
 ———小齿轮齿数；

［σF
 ］———弯曲疲劳许用应力，单位为MPa，一般齿轮传动的弯曲疲劳许用应力［σF
 ］可按下式计算



式中：σFlim
 ———轮齿单向受力时的弯曲疲劳极限，其值如图9-42所示。


S
 Fmin
 ———弯曲疲劳强度的最小安全系数，通常取S
 Fmin
 =1，其值如表9-12所示。


Y
 N
 ———弯曲疲劳寿命系数，其值如图9-43所示。图中N
 为应力循环系数，N
 =60njL
 h
 。其中，n
 为齿轮转速，单位为r/min，j
 为齿轮转一周时同侧齿面的啮合次数，L
 h
 为齿轮工作寿命，单位为h。


图9-42　轮齿弯曲疲劳极限




图9-43　弯曲强度计算寿命系数

1-调质钢，球墨铸铁（珠光体、贝氏体），珠光体可锻铸铁

2-渗碳淬火钢，火焰或感应表面淬火的钢

3-灰铸铁，球墨铸铁（铁素体）

4-碳氮共渗的调质钢、渗碳钢



用公式Y
 F
 Y
 S
 ≤［σF
 ］校核齿轮弯曲强度时，由于大、小齿轮的齿数可能不同，齿形系数Y
 F
 和齿根应力集中系数Y
 S
 也不同；一对齿轮的材料硬度一般不相等，其弯曲许用应力［σF1
 ］和［σF2
 ］也不相等，因此大、小齿轮的弯曲应力应分别计算，并与各自的弯曲许用应力作比较，即σF1
 ≤［σF1
 ］，σF2
 ≤［σF2
 ］。用公式m≥设计计算时，应代入和中的较大值。

9.11.5　圆柱齿轮传动参数的选择

圆柱齿轮传动的主要参数有齿数、模数、齿宽系数和传动比等。

1.齿数z
 的选择

当中心距确定时，齿数增多，重合度增大，能提高传动的平稳性，并降低摩擦损耗，提高传动效率。因此，对于软齿面的闭式传动，在满足弯曲疲劳强度的前提下，宜采用较多齿数，一般取z
 1
 =20～40。对于硬齿面的闭式传动及开式传动，齿根抗弯曲疲劳破坏能力较低，宜取较少齿数，以增大模数，提高轮齿弯曲疲劳强度，但要避免发生根切，一般取z
 1
 =17～20。

2.模数m
 的选择

模数影响轮齿的抗弯强度，一般在满足轮齿弯曲疲劳强度的前提下，宜取较小模数，以增大齿数，减少切齿量。对于传递动力的齿轮，可按m
 =（0.007～0.02）a初选，但要保证m
 ≥2mm。

3.齿宽系数ϕd
 的选择

增大齿宽系数，可减小齿轮传动装置的径向尺寸，降低齿轮的圆周速度。但齿宽系数过大则需提高结构刚度，否则将会出现载荷分布严重不均。

4.传动比的选择

对于一般齿轮传动，常取单级传动比i
 ≤7；当i
 ＞7时，宜采用多级传动，以免传动装置外廓尺寸过大。对于开式或手动的齿轮传动，传动比可以取更大些，i
 max
 =8～12。

一般齿轮传动，若对传动比不作严格要求时，则实际传动比i
 允许有±2.5%（i
 ≤4.5时）或±4%（i
 ＞4.5时）的变化。

9.11.6　直齿圆柱齿轮的设计步骤

直齿圆柱齿轮的设计步骤（参见图9-44）如下：

① 根据题目提供的工况条件，确定传动形式，选定合适的齿轮材料和热处理方法，初选齿轮传动的精度等级，确定相应的许用应力。

② 根据设计准则，设计计算m
 和d
 1
 。

③ 选择齿轮的主要参数。

④ 计算主要几何尺寸。

⑤ 根据设计准则，校核接触强度或者弯曲强度。

⑥ 校核齿轮的圆周速度、验证齿轮传动的精度等级、确定润滑方式等。

⑦ 绘制齿轮零件工作图。

9.11.7　齿轮精度等级简介及其选择

轮齿加工时，由于轮坯、刀具在机床上的安装误差，机床和刀具的制造误差以及加工时所引起的振动等原因，使得加工出来的齿轮存在着不同程度的误差。加工误差大、精度低，将影响齿轮的传动质量和承载能力；反之，若精度要求过高，将给加工带来困难，提高制造成本。因此，根据齿轮的实际工作条件，对齿轮加工精度提出适当的要求至关重要。


图9-44　直齿圆柱齿轮的设计步骤



我国国标GB/T10095.1-2008中，对渐开线圆柱齿轮规定了13个精度等级。其中，0级精度最高，12级最低。一般来说，6级是高精度等级，用于高速、分度等要求高的齿轮传动；一般机械中常用7～8级；对精度要求不高的低速齿轮可使用9～12级。

齿轮精度等级的选择，应根据齿轮的用途、使用条件、传递的圆周速度和功率的大小，以及其他技术、经济指标等要求来确定。表9-14列出了常见机器中齿轮等级的选用范围。表9-15列出了常用几种精度等级的齿轮的加工范围。


表9-14　常见机器中齿轮的精度等级




表9-15　常用精度等级的齿轮加工方法及其应用范围



【例9-4】设计一普通机床使用的单级直齿圆柱齿轮减速器。已知：传递功率P
 =7kW，电动机驱动，小齿轮转速n
 1
 =800r/min，传动比i
 =3.5，单向运转，负载平稳。使用寿命8年，单班制工作。

【解】（1）选择齿轮材料及精度等级

由于传递功率较小，采用软齿面齿轮传动。小齿轮选用45钢调质，硬度为217～255HBS，取为236HBS；大齿轮选用45钢正火，硬度为169～217HBS，取为193HBS。因为是普通的减速器，由表9-15可知齿轮的精度可选8级，要求齿面粗糙度Ra≤3.2～6.3μm。

（2）按齿轮面接触疲劳强度设计

因两齿轮均为钢质齿轮，可应用式（9-39）求出d
 1
 值，然后确定其他有关参数与系数。

① 转距T
 1
 ：



② 载荷系数K
 ：

由表9-9选择载荷系数K
 ，取K
 =1.1。

③ 齿数z
 1
 和齿宽系数ϕd
 ：

取小齿轮的齿数z
 1
 =30，则大齿轮齿数z
 2
 =iz
 1
 =3.5×30=105。由于单级齿轮传动为对称布置，且齿轮齿面为软齿面，因此由表9-11取ϕd
 =1。

④ 许用接触应力［σH
 ］：

由于小齿轮为45钢调质，硬度为236HBS；大齿轮为45钢正火，硬度为193HBS。因此由图9-39查得

σHliml
 =570MPa，σHlim2
 =380MPa

由表9-12查得S
 Hmin
 =1.1。由于


N
 1
 =60njL
 h
 =60×800×1×（8×52×40）=7.99×108



N
 2
 =N
 1
 /i
 =7.99×108
 /3.5=2.28×108


于是查图9-40可得


Z
 N1
 =1，Z
 N2
 =1.08

由式（9-40）可得





故





由表9-2取标准模数m
 =2.5。

（3）主要尺寸计算


d
 1
 =mz
 1
 =2.5×30=75mm


d
 2
 =mz
 2
 =2.5×105=262.5mm


b
 =ϕd·d
 1
 =1×75=75 mm



取b
 2
 =75 mm，则


b
 1
 =b
 2
 +5=80mm

（4）按齿根弯曲疲劳强度计校核

由式（9-45）求出σF
 ，如σF
 ≤［σF
 ］，则校核合格。

① 确定有关系数与参数：

齿型系数Y
 F
 和应力修正系数Y
 S
 可查表9-13得出


Y
 F1
 =2.52，Y
 F2
 =2.17


Y
 S1
 =1.625，Y
 S2
 =1.80

② 许用弯曲应力［σF
 ］：

由图9-42可查得

σFlim1
 =230MPa，σFlim2
 =205MPa

由表9-12查得


S
 Fmin
 =1.4

由图9-43查得


Y
 N1
 =Y
 N2
 =1

由式（9-47）可得



故





所以齿根弯曲强度校核合格。

（5）验算齿轮的圆周速度v

齿轮的圆周速度为



由表9-15可知，选8级精度是合适的。

（6）几何尺寸计算及绘制齿轮零件工作图（略）。

9.12　平行轴斜齿圆柱齿轮传动

9.12.1　斜齿轮齿廓曲面的形成及传动特点

前面论述的直齿圆柱齿轮的齿廓形成过程以及啮合特点，都是在其端面垂直于齿轮轴线的平面来讨论的，而齿轮是有宽度的。因此，前面所讨论的齿廓形成以及啮合特点的概念必须做进一步的深化。从几何的观点看，无非是点→线、线→面、面→体。因此，渐开线曲面的形成如下叙述：发生面S沿基圆柱作纯滚动，发生面上任意一条与基圆柱母线NN
 平行的直线KK
 在空间所走过的轨迹即为直齿轮的齿廓曲面，如图9-45所示。

直齿圆柱齿轮啮合时，齿面的接触线平行于齿轮轴线。因此轮齿沿整个齿宽方向是同时进入啮合、同时脱离啮合的，载荷沿齿宽突然加载或卸载。因此直齿圆柱齿轮传动的平稳性较差，容易产生冲击和噪声。

斜齿圆柱齿轮的齿廓曲面与直齿圆柱齿轮相似，如图9-46所示，即发生面沿基圆柱作纯滚动，发生面上任意一条与基圆柱母线NN
 成一倾斜角βb
 的直线KK
 在空间所走过的轨迹为一个渐开线螺旋面，即为斜齿圆柱齿轮的齿廓曲面，βb
 称为基圆柱上的螺旋角。


图9-45　直齿渐开线曲面的形成




图9-46　斜齿渐开线曲面的形成



一对平行轴斜齿圆柱齿轮啮合时，斜齿轮的齿廓是逐渐进入和脱离啮合的（参见图9-47）。如图9-48所示，斜齿轮齿廓接触线的长度由零逐渐增加，又逐渐缩短，直至脱离接触，当其齿廓前端面脱离啮合时，齿廓的后端面仍在啮合中，载荷在齿宽方向上不是突然加载及卸载，其啮合过程比直齿轮长，同时啮合的齿轮对数也比直齿轮多，即其重合度较大。因此斜齿轮传动工作较平稳、承载能力强、噪声和冲击较小，适用于高速、大功率的齿轮传动。


图9-47　一对平行轴斜齿轮的啮合




图9-48　齿轮啮合的接触线

（a）直齿（b）斜齿



9.12.2　斜齿圆柱齿轮的参数及几何尺寸计算

斜齿轮的轮齿为螺旋形，在垂直于齿轮轴线的端面（下标以t表示）和垂直于齿廓螺旋面的法面（下标以n表示）上有不同的参数。斜齿轮的端面是标准的渐开线，但从斜齿轮的加工和受力角度看，斜齿轮的法面参数应为标准值。

1.螺旋角β

图9-49所示为斜齿轮分度圆柱面展开图，螺旋线展开成一直线，该直线与轴线的夹角β称为斜齿轮在分度圆柱上的螺旋角，简称斜齿轮的螺旋角。

由图9-49所示可知

tanβ=πd/pz


在基圆柱，同理可得其螺旋角βb


tanβb=πd
 b
 /p
 z
 =πcosαt
 d
 /p
 z


所以有



通常用分度圆上的螺旋角β来进行几何尺寸的计算。螺旋角β越大，轮齿越倾斜，传动的平稳性也越好，但轴向力也越大。通常在设计时取β=8°～20°。对于人字齿轮，其轴向力可以抵消，常取β=25°～45°，但加工较为困难，一般用于重型机械的齿轮传动中。

按其齿廓渐开螺旋面的旋向，斜齿圆柱齿轮可分为右旋和左旋两种（参见图9-50）。


图9-49　斜齿轮的展开




图9-50　左、右旋齿轮



2.模数

如图9-51所示，p
 t
 为端面齿距，而p
 n
 为法面齿距，p
 n
 =p
 t
 cosβ，因为p
 =πm
 n
 =πm
 t
 cosβ，故斜齿轮法面模数与端面模数的关系为：



3.压力角

因斜齿圆柱齿轮和斜齿条啮合时，它们的法面压力角和端面压力角应分别相等，所以斜齿圆柱齿轮法面压力角αn
 和端面压力角αt
 的关系可通过斜齿条得到。如图9-51所示的斜齿条中，平面ABD
 在端面上，平面ACE
 在法面S
 上，∠ACB
 =90°。在直角△ABD
 、△ACE
 及△ABC
 中，tanαt
 =AB
 /BD
 、tanαn
 =AC
 /CE
 、AC
 =AB
 cosβ、BD
 =CE
 ，所以有




图9-51　斜齿条的压力角



4.齿顶高系数及顶隙系数

无论从法向或从端面来看，轮齿的齿顶高都是相同的，顶隙也是相同的，即



5.斜齿轮的几何尺寸计算

只要将直齿圆柱齿轮的几何尺寸计算公式中的各参数看作端面参数，就完全适用于平行轴标准斜齿轮的几何尺寸计算，具体计算公式如表9-16所示。


表9-16　外啮合标准斜圆柱齿轮传动的几何尺寸计算



从表中可以看出，斜齿轮传动的中心距与螺旋角β有关。当一对斜齿轮的模数、齿数一定时，可以通过改变螺旋角β的方法来凑配中心距。

9.12.3　标准斜齿圆柱齿轮的啮合条件

1.正确啮合的条件

斜齿圆柱齿轮在端面内的啮合相当于直齿轮的啮合。因此斜齿轮传动螺旋角大小应相等，外啮合时旋向相反（“-”号），内啮合时旋向相同（“+”号），同时斜齿轮的法向参数为标准值，所以其正确的啮合条件为



2.重合度

图9-52所示为斜齿轮与斜齿条在前端面的啮合情况，由从动轮前端面齿顶与主动轮前端面齿根接触点A
 开始啮合，至主动轮后端面齿顶与从动轮后端面齿根接触点E
 退出啮合，从图9-52俯视图上可以看出，后端面开始脱离啮合时，后端面仍然处在啮合区，只有当后端面脱离啮合时，该对齿才终止啮合，实际啮合线长度为FH
 ，因此，斜齿轮传动的重合度为



式中：εa
 ———斜齿轮传动的端面重合度；

εβ
 ———斜齿轮传动的纵向重合度，εβ
 =b
 tanβ/p
 t
 。

由式（9-52）可知，斜齿圆柱齿轮传动的重合度随齿宽和螺旋角的增大而增大，根据传动需要可以达到很大的值，所以斜齿圆柱齿轮传动比较平稳。

9.12.4　斜齿圆柱齿轮的当量齿数

用仿形法加工斜齿圆柱齿轮时，刀具沿垂直于其法向方向进刀，而且在进行强度计算时，力也是作用在法面内的，所以有必要对其齿面进行分析。

图9-53所示为斜齿轮的分度圆柱，过任一齿厚中点C
 作垂直于分度圆柱螺旋线的法面n-n
 ，此法面与分度圆柱的截交线为一椭圆，其长半轴a
 =r
 /cosβ，短半轴b
 =r
 ；法向截面齿形即为斜齿轮的法向齿形。由于标准参数的刀具是过C
 点沿螺旋槽方向切制的，因此唯有C
 点处的法向齿形参数与刀具标准参数最为接近，椭圆所截相邻齿的齿形均为非标准齿形。

以C
 点处曲率半径为虚拟齿轮的分度圆半径，以C
 点法向齿形为标准齿形，这样的虚拟齿轮称为该斜齿轮的当量齿轮（参见图9-54），其齿数为当量齿数，用z
 v
 表示。

由解析几何可知，椭圆短半轴C
 点的曲率半径ρ
 c
 =a
 2
 /b
 ，将a
 =r
 /cosβ及b
 =r
 代入，可得ρc=r
 /cos2
 β。因此，当量齿数为



当量齿数除用于计算斜齿轮弯曲强度及选择铣刀号外，还用于选择斜齿轮变位系数及测量计算齿厚等。

正常齿压力角αn
 =20°的标准斜齿轮，其不产生根切的最少齿数z
 min
 为



式中：z
 vmin
 ———最少当量齿数，z
 vmin
 =17。

若螺旋角β=15°，则其不发生根切的最少齿数z
 min
 =15.5，取z
 =16。由此可知，标准斜齿轮不发生根切的最少齿数比标准直齿轮少，其结构比直齿轮紧凑。


图9-52　斜齿轮传动的重合度图




图9-53　斜齿轮的当量齿轮




图9-54　斜齿轮的当量齿轮示意图



9.12.5　斜齿圆柱齿轮的受力分析

图9-55所示为斜齿圆柱齿轮传动的受力情况。当主动齿轮上作用转矩T
 1
 时，若接触面的摩擦力忽略不计，由于轮齿倾斜，在切于基圆柱的啮合平面内，垂直于齿面的法向平面作用有法向力F
 n
 ，法向压力角为αn
 。将F
 n
 分解为径向分力F
 r
 和法向分力F
 ′n
 ，再将F
 ′n
 分解为圆周力F
 t
 和轴向力F
 a
 。即可将法向力F
 n
 分解为三个互相垂直的空间分力。


图9-55　斜齿轮的受力分析



由力矩平衡条件可得

圆周力



径向力



轴向力


F
 a
 =F
 t
 tanβ

法向力



圆周力F
 t
 的方向在主动轮上与转动方向相反，在从动轮上与转向相同。径向力F
 r
 的方向均为指向各自的轮心。轴向力F
 a
 的方向取决于齿轮的回转方向和轮齿的螺旋方向，可按“主动轮左、右手螺旋定则”来判断，当主动轮为右旋时，右手按转动方向握轴，以四指弯曲方向表示主动轴的回转方向，伸直大拇指，其指向即为主动轮上轴向力的方向；主动轮为左旋时，则应以左手用同样的方法来判断。主动轮上轴向力的方向确定后，从动轮上的轴向力则与主动轮上的轴向力大小相等、方向相反。

主动轮所受各力的大小、方向确定后，从动轮轮齿的受力情况可根据作用力与反作用力原理方便地求得，归纳如下：

圆周力


F
 t1
 =2T
 1
 /d
 1
 =-F
 t2


径向力


F
 r1
 =F
 t1
 tanαn
 /cosβ=-F
 r2


轴向力


F
 a1
 =F
 t
 tanβ=-F
 a2


9.12.6　斜齿圆柱齿轮的强度计算

斜齿圆柱齿轮的强度计算与直齿圆柱齿轮的计算相似，包括齿面的接触疲劳强度计算和齿根的弯曲疲劳强度计算，但它的受力情况是按轮齿的法向进行的。根据斜齿轮的传动特点，可按下列公式进行简化计算。

1.齿面的接触疲劳强度计算

校核公式



设计公式



2.齿根的弯曲疲劳强度计算

校核公式



设计公式



公式中各符号的含义同直齿圆柱齿轮，其中Y
 F
 、Y
 S
 按当量齿数查表9-13。

在应用公式（9-60）和公式（9-61）时应注意，由于大、小齿轮的σF
 和［σF
 ］可能均不相等，故进行轮齿弯曲疲劳强度校核时，大、小齿轮应分别进行计算。另外和比值可能不同，进行设计计算时应将较大值带入。

【例9-5】设计一斜齿圆柱齿轮减速器。该减速器用于重型机械上，由电动机驱动。已知传递的功率P
 =50kW，小齿轮转速n
 1
 =750r/min，传动比i
 =4，载荷有中等冲击，单向运转，齿轮相对于轴承为对称布置，工作寿命为12年，单班制工作。

【解】（1）选择齿轮材料及精度等级

因传递功率较大，应选用硬齿面齿轮组合。小齿轮用20Cr渗碳淬火，硬度为56～62 HRC；大齿轮用40Cr表面淬火，硬度为50～55 HRC。选择齿轮精度等级为8级。

（2）按齿根弯曲疲劳强度设计

按斜齿轮传动的设计公式



确定有关参数：

① 转距T
 1
 ：T
 1
 =9549×103
 =636600N·mm。

② 载荷系数K
 ：查表9-9取K
 =1.4。

③ 齿数z
 、螺旋角β和齿宽系数ϕd
 ：

因为是硬齿面传动，取z
 1
 =17，则z
 2
 =i·z
 1
 =4×17=68，初选螺旋角β=14°。

当量齿数z
 v
 为：





由表9-13查得齿形系数（插入法计算）Y
 F1
 =2.87，Y
 F2
 =2.23。

由表9-13查得应力修正系数（插入法计算）Y
 S1
 =1.535，Y
 S2
 =1.76。

由表9-11选取。

④ 许用弯曲应力［σF
 ］：

由图9-42查σFlim
 ，得σFlim1
 =920MPa，σFlim2
 =750MPa。

由表9-12查得S
 Fmin
 =1.4。


N
 1
 =60n·j
 ·L
 h
 =60×750×1×（12×52×40）=1.12×109



N
 2
 =N
 1
 /i
 =1.12×109
 /4=2.8×108


查图9-43得


Y
 N1
 =Y
 N2
 =1

由于





因此



由表9-2取标准模数m
 n
 =4mm。

⑤ 确定中心距a
 及螺旋角β：

传动的中心距a
 为



取a
 =175mm。

确定螺旋角为



此值与初选β值相差不大，故不必重新计算。

（3）校核齿面接触疲劳强度



① 确定有关系数与参数：

分度圆直径d




齿宽b



b
 =ϕdd
 1
 =0.8×70.00mm=56.00mm

取b
 2
 =65 mm，b
 1
 =70 mm。

② 许用接触应力［σH
 ］：

由图9-39查得σHlim1
 =1500MPa；σHlim2
 =1220MPa。

由表9-12查得S
 H
 =1.1。

由图9-40得z
 N1
 =1；z
 N2
 =1.07。

由式（9-40）：



由表9-10查得弹性系数Z
 E
 =189.8，故



因为σH
 ＜［σH2
 ］，所以齿面接触疲劳强度校核合格。

（4）验算齿轮圆周速度v



由表9-15可知，选8级精度是合适的。

（5）几何尺寸计算及绘制齿轮工作图（略）

9.13　直齿锥齿轮传动

锥齿轮用于传递两相交轴的运动和动力，其传动可看成是两个锥顶共点的圆锥体相互作纯滚动，如图9-56所示。两轴交角Σ=δ1
 +δ2
 由传动要求确定，可为任意值，常用轴交角Σ=90°。锥齿轮有直齿、斜齿和曲线齿之分，其中直齿锥齿轮最常用，斜齿锥齿轮已逐渐被曲线齿锥齿轮代替。


图9-56　直齿圆锥齿轮传动



与圆柱齿轮相比，直齿锥齿轮的制造精度较低，工作时振动和噪声都较大，适用于低速轻载传动；曲线齿锥齿轮传动平稳，承载能力强，常用于高速重载传动，但其设计和制造较复杂。本书只讨论两轴相互垂直的标准直齿圆锥齿轮传动。

9.13.1　锥齿轮的齿廓、背锥和当量齿数

直齿圆锥齿轮的齿廓形成如图9-57所示，以半球截面的圆平面S
 为发生面，它与基圆锥相切于ON
 。ON
 既是圆平面S
 的半径R
 ，又是基圆锥的锥矩R
 ，且圆心O
 又是基圆锥的锥顶。当发生面沿基圆锥作纯滚动时，该平面上任一点B
 的空间轨迹BA
 是位于以基圆锥R
 为半径的球面渐开线。因此，直齿锥齿轮的齿廓曲线为空间的球面渐开线，由于球面无法展开为平面，给设计计算及制造带来不便，可采用近似方法来解决。


图9-57　球面渐开线的形成



图9-58为锥齿轮的轴向半剖面图，△OAB
 表示锥齿轮的分度圆锥。过点A
 作O
 1
 A
 ⊥AO
 交锥轮的轴线于点O
 1
 ，以OO
 1
 为轴线，O
 1
 A
 为母线作圆锥O
 1
 AB
 ，这个圆锥称为背锥。背锥线与球面切于锥齿轮大端的分度圆上，并与分度圆锥母线以直角相接。由图可知，在点A
 附近，背锥面和球面非常接近，且锥距R
 大端模数的比值越大，两者越接近。因此，可以近似地用背锥上的齿形来代替大端球面上的理论齿形，背锥面可以展开成平面，从而解决了锥齿轮的设计制造问题。


图9-58　圆锥齿轮的背锥



图9-59为一对啮合的锥齿轮的轴向剖面图。将两背锥展成平面后得到两个扇形齿轮，该扇形齿轮的模数、压力角、齿顶高、齿根高及齿数就是锥齿轮的相应参数，而扇形齿轮的分度圆半径r
 v1
 和r
 v2
 ，就是背锥的锥矩。现将两扇形齿轮的轮齿补全，使其成为完整的圆柱齿轮，那么它们的齿数将增大为z
 v1
 和z
 v2
 。这两个假想的直齿圆柱齿轮叫当量齿轮，其齿数为锥齿轮的当量齿数。由图9-59可知：



又因为




图9-59　圆锥齿轮的当量齿轮



所以



式中：δ1
 、δ2
 ———分别为两锥轮的分度圆锥角。因为cosδ1
 、cosδ2
 总小于1，所以当量齿数总大于锥齿轮的实际齿数。当量齿数不一定是整数。

当量齿轮广泛应用于锥齿轮的制造和设计计算中。例如，一般精度的锥齿轮常采用仿形法加工，铣刀的号码应按当量齿数来选择；在齿根抗弯强度计算时，要按当量齿数来查取齿形因数；此外，标准直齿锥齿轮不发生根切的最少齿数z
 min
 可通过当量齿数来计算，即z
 min
 =zvmin
 cosδ。

9.13.2　直齿锥齿轮的啮合传动及几何尺寸计算

直齿圆锥齿轮传动的基本参数（参见图9-60）及几何尺寸是以轮齿大端为标准的。具体的计算公式如表9-17所示。

规定锥齿轮大端模数与压力角α为标准值。其中，大端模数如表9-18所示。

直齿锥齿轮正确啮合的条件为：两锥齿轮的大端模数和压力角分别相等且等于标准值，即


m
 1
 =m
 2
 =m



α
 1
 =α
 2
 =α


此外，两齿轮的节锥角之和应等于两轴夹角。


图9-60　圆锥齿轮的几何尺寸



通常直齿圆锥齿轮的齿高由大端到小端逐渐收缩，称为收缩齿锥齿轮。收缩齿锥齿轮按顶隙不同可分为不等顶隙收缩齿（又称正常收缩齿）和等顶隙收缩齿。其中，不等顶隙收缩齿的分度圆锥、齿顶圆锥和齿根圆锥的锥顶都重合，顶隙从大端到小端逐渐缩小；等顶隙收缩齿的顶隙从大端到小端保持不变，等顶隙收缩齿的分度圆锥和齿根圆锥的锥顶重合，但两轮的齿顶圆锥的母线各自平行于与之啮合的圆锥齿轮的齿根圆锥的母线，所以其锥顶不再重合于一点。


表9-17　标准直齿圆锥齿轮传动的几何尺寸计算公式（Σ=90°）




续表9-17




表9-18　圆锥齿轮模数系列（GB/T12368—1990）



9.13.3　直齿锥齿轮传动的受力分析

图9-61为直齿锥齿轮传动中的主动轮轮齿受力情况。大端处单位齿宽上的载荷与小端处单位上的载荷不相等，其合力作用点实际偏于大端，通常近似地将法向力简化为作用于齿宽中点节线处的集中载荷，即作用在分度圆锥平均直径d
 m1
 处。若忽略接触面的摩擦力，则作用在平均分度圆直径d
 m1
 处法向剖面N-N
 的法向力可分解为三个互相垂直的空间分力：圆周力F
 t
 、径向力F
 r
 和轴向力F
 a
 。这三个分力的大小由力矩平衡条件可得



式中：T
 1
 ———主动齿轮传递的转矩，单位为N·m；


d
 m1
 ———可根据分度圆直径d
 1
 、锥距R
 齿宽b
 确定，其计算公式为


图9-61　圆锥齿轮的受力分析





式中：ϕR———齿宽系数，ϕR
 =b
 /R
 ，通常取0.2～0.3。

主动轮上圆周力F
 t
 的方向与其回转方向相反，从动轮上F
 t
 与其回转方向相同；径向力F
 r
 的方向都指向两轮各自的轮心；轴向力F
 a
 的方向分别沿各自的轴线指向轮齿的大端。有关直齿锥齿轮的强度计算请参阅有关机械设计手册。

9.14　其他齿轮传动简介

9.14.1　圆弧齿轮传动

圆弧齿轮传动是一种新型齿轮传动，在冶金、矿山、起重运输机械等领域中得到了广泛的应用。圆弧齿轮的外形如图9-62所示。圆弧齿轮是一种以圆弧作齿形的斜齿（或人字齿）轮。按照圆弧齿轮的齿形组成，圆弧齿轮传动可分为单圆弧齿轮传动（参见图9-63（a））和双圆弧齿轮传动（参见图9-63（b））两种形式。其中，单圆弧齿轮传动的小齿轮做成凸圆弧形；大齿轮的轮齿做成凹齿。双圆弧齿轮传动的大、小齿轮均采用同一种齿形。


图9-62　圆弧齿轮传动




图9-63　圆弧齿轮的齿形



单圆弧齿轮传动时，凸齿齿廓的圆心C
 位于节圆上，凹齿齿廓的圆心位于节圆外，并且凹齿齿形的圆弧半径比凸齿的齿形圆弧半径稍大些，其齿形圆心位于节圆外面。所以，圆弧齿轮的一对啮合曲面，在理论上每一瞬时只是一点接触，故圆弧齿轮又称圆弧点啮合齿轮。

单圆弧齿轮传动的主要优点是：单圆弧齿轮在理论上为点接触，但实际经跑合后，在齿廓法面上呈线接触，两接触线沿齿长方向的滚动速度很大，有利于油膜的形成，因此磨损小，效率高。齿面间沿齿高方向各点的相对滑动速度相等，因此齿面磨损均匀，齿面容易跑合，具有良好的跑合性能。圆弧齿轮无根切现象，其最小齿数主要受轴的强度和刚度限制。

单圆弧齿轮传动的主要缺点是：中心距及切齿深的偏差，会引起齿高方向接触位置变化，这对于传动承受载荷能力影响较大，因此对中心距和切齿深度的精度要求高，对螺旋角的精度要求也高；一对单圆弧齿轮需要用两把滚刀切制凸齿和凹齿，而切制一对渐开线齿轮只需要一把滚刀；轮齿弯曲强度较弱。

双圆弧齿轮传动时，大、小齿轮采用同一齿形，其齿形由两段圆弧组成。齿顶部分为凸圆弧，齿根部分为凹圆弧。双圆弧齿轮相当于两对单圆弧齿轮传动复合在一起传动。传动过程中，一对是凸齿带动凹齿工作，一对是凹齿带动凸齿工作，因此在节点前后同时有两条啮合线，且瞬时接触点分别沿各自的啮合线作轴向移动。正因为一对齿面上同时有两点在两条啮合线上接触，故又称这种传动为双啮合线传动。

双圆弧齿轮传动的主要特点是：弯曲强度高，在齿形设计恰当时，其弯曲强度承载能力与渐开线齿轮相比，可提高30%；接触强度高，相对单圆弧齿轮的接触强度有显著提高；双圆弧齿轮传动的两个齿轮均采用齿顶为凸齿，齿根为凹齿的凸—凹齿形，因此一对齿轮可以用同一把滚刀加工；双圆弧齿轮传动较平稳，振动、噪音都比单圆弧齿轮小。和单圆弧齿轮一样，双圆弧齿轮对于中心距偏差，切齿深度偏差及滚刀齿形压力角偏差的敏感性都较大。

9.14.2　非圆齿轮传动简介

非圆齿轮可以认为是圆齿轮的一种变形（参见图9-64），即其波动节圆已变为非圆形，又称为节曲线。也可以认为非圆齿轮是柱形齿轮的一种普遍情况，而圆齿轮是柱形齿轮的一种特例。即圆齿轮的节曲线的曲率半径为常量，而非圆齿轮节曲线的曲率半径是变量。由于非圆齿轮节曲线的曲率半径是变量，故由回转中心到啮合节点的向径也是变量。在一对非圆齿轮啮合过程中，如果保持两齿轮的中心距不变，由于啮合节点位置沿中心连线变化，故其传动比是变化的。而且传动比的变化规律由啮合节点在中心连线上的变化规律决定。即随两齿轮节曲线向径的变化规律决定，这样，就可以利用非圆齿轮来实现变速比传动。


图9-64　非圆齿轮传动



非圆齿轮机构在性能上有如下优点：

1.比连杆机构牢靠、紧凑，且传动较平稳

非圆齿轮机构传动时的动平衡性好，容易实现动平衡。这些都是在设计高速运转机构时必须要考虑的重要问题。

2.比凸轮机构传动可靠

非圆齿轮机构的最大优点是能实现连续的单向循环运动，而凸轮机构一般只能实现往复运动。另外当用凸轮机构再现函数时，为保证力的封闭，要使用附加弹簧装置，这样，在凸轮机构中就产生了额外的动载荷，这对于凸轮机构的运动精度和精度保持性都很不利。同时，有些函数也无法用凸轮机构来再现，而非圆齿轮机构则无此类问题，或解决起来较容易。

3.非圆齿轮更易实现按一定规律的变速传动

与其他结构相比，非圆齿轮更易实现按一定规律的变速传动。这是因为非圆齿轮机构仅通过节曲线的改变就可以实现不同的传动比变化规律。

非圆齿轮传动在轻工业、重工业、仪器制造业等领域都有广泛的应用。如图9-65所示，在压制黏质纸浆，并将其包装成捆的卧式压力机中，使用了一对椭圆齿轮带动的曲柄连杆机构，以改变工作行程和空行程的时间比例，使工作行程时间加长，空行程时间缩短。

9.15　齿轮的结构设计及润滑

9.15.1　常用的齿轮结构形式

齿轮的结构设计主要包括选择合理适用的结构形式，据经验公式确定齿轮的轮毂、轮辐、轮缘等各部分的尺寸及绘制齿轮的零件工作图等。

常见的齿轮的结构形式有以下几种：

1.齿轮轴

当圆柱齿轮的齿根圆至键槽底部的距离x
 ≤（2～2.5）m
 或x
 ≤（2～2.5）m
 n
 ，或当圆锥齿轮小端的的齿根圆至键槽底部的距离x
 ≤（1.6～2）m
 时，应将齿轮与轴制成一体，称为齿轮轴（参见图9-66）。


图9-65　非圆齿轮传动的应用




图9-66　齿轮轴



2.实体式齿轮

当齿轮的齿顶圆直径d
 a
 ≤200mm时，可采用实体式结构，如图9-67所示。这种结构形式的齿轮常用锻钢制造。


图9-67　实体式齿轮

（a）圆柱齿轮（b）锥齿轮




图9-68　腹板式齿轮



3.腹板式齿轮

当齿轮的齿顶圆d
 a
 =200～500mm时，可采用腹板式结构，如图9-68所示。这种结构的齿轮一般多用锻钢制造，其各部分尺寸按图9-69中经验值公式确定。


图9-69　腹板式齿轮的结构尺寸



4.轮辐式齿轮

当齿轮的齿顶直径d
 a
 ＞500mm时，可采用轮辐式结构，如图9-70所示。这种结构的齿轮常采用铸钢或铸铁制造，其各部分尺寸按图9-71中经验值公式确定。

9.15.2　齿轮传动的润滑

润滑可以减小摩擦、减轻磨损，同时可以起到冷却、防锈、降低噪声、改善齿轮的工作状态、延缓轮齿失效、延长齿轮使用寿命等作用。

1.润滑方式

闭式齿轮传动润滑方式主要有浸油润滑和喷油润滑两种，通常根据齿轮的圆周速度来选用。


图9-70　轮腹式齿轮




图9-71　轮辐式齿轮的结构尺寸



（1）浸油润滑

当圆周速度v
 ≤12m/s时，一般将大齿轮浸入油池中进行润滑，如图9-72（a）所示。齿轮浸入油中的深度至少为10 mm，转速低时可浸深一些，但浸入过深则会增大运动阻力。在多级齿轮传动中，可采用带油轮将油带到未浸入油池内的齿轮齿面上，如图9-72（b）所示。浸油齿轮可将油甩到齿轮箱壁上，有利于散热。


图9-72　浸油润滑



（2）喷油润滑

当齿轮的圆周速度v
 ＞12m/s时，齿轮搅油剧烈，且黏附在齿廓面上的油易被甩掉，因此不宜采用浸油润滑，而应采用喷油润滑。喷油润滑是用油泵将具有一定压力的润滑油经喷油嘴喷到啮合的齿面上，如图9-73所示。

对于开式齿轮传动，由于其传动速度较低，通常采用人工定期加油润滑的方式。

2.润滑剂的选择

选择润滑油时，先根据齿轮的工作条件以及圆周速度查得运动黏度值，再根据选定的黏度确定润滑油的牌号。

必须经常检查齿轮传动润滑系统的状况（如润滑油的油面高度等）。油面过低则润滑不良，油面过高会增加搅油功率的损失。对于压力喷油润滑系统还需检查油压状况，油压过低会造成供油不足，油压过高则可能是因为油路不畅通所致，需及时调整油压。


图9-73　喷油润滑



本章小结

1.基本要求

了解常见齿轮传动的特点及应用，能对实际中的齿轮传动进行分类和识别。了解齿轮轮齿的弧齿厚、弦齿厚、弦齿高的计算方法。了解圆弧齿轮传动和非圆齿轮传动的基本情况，扩大知识面。

掌握齿廓啮合基本定理，应能掌握齿轮瞬时传动比和啮合的轮齿齿廓之间的关系。掌握渐开线齿轮各部分名称和几何尺寸计算、公法线长度的概念和公法线长度的测量方法、一对渐开线齿轮的啮合过程（啮合条件、重合度等概念）、掌握轮齿常见的失效形式及预防措施、掌握斜齿轮的传动特点、基本参数、几何尺寸计算、啮合条件等，熟悉齿轮传动的设计计算步骤及方法。

2.重点内容学习提示

① 齿轮传动的概念和特点：

　齿轮传动用来传递任意两轴之间的运动和动力。其中，任意两轴线可平行、垂直、交错，而带传动和链传动基本为平行轴传动。

　齿轮传动速度较高，其圆周速度可达300m/s，传递功率可达105
 kW。而带传动速度最高为25 m/s，功率约为70kW，链传动最高为40 m/s，功率约为70kW。

　齿轮传动的瞬时传动比恒定不变指的是每一时刻的传动比不变，而链和带传动的瞬时传动比是变化的。

② 齿轮传动按照两轮轴线的相对位置和齿向进行分类。其中，相对位置为两轴线平行、相交、垂直、交错；齿向主要是考虑齿的方向和齿轮体母线的方向是否一致，一致为直齿，倾斜为斜齿或曲线齿。

③ 讨论开式传动和闭式传动，主要是为了齿轮传动的设计，因为其失效形式不同，设计方法也不同。

④ 渐开线方程是为了方便分析齿廓，需要掌握如何查取渐开线函数。

⑤ 压力角：渐开线齿廓在不同的圆周上有不同的压力角。通常所说的齿轮压力角，是指分度圆上的压力角，用α表示，并规定分度圆上压力角为标准值，我国取α=20°。压力角的概念在齿轮传动、凸轮机构和四杆机构中是一致的。

⑥ 齿轮传动是靠轮齿的啮合传动来传递运动和动力的，轮齿失效是齿轮常见的主要失效形式。轮齿的失效形式与齿轮传动方式（开式、闭式），齿面形态（软齿面、硬齿面），齿轮转速高低，载荷轻重等有关。

⑦ 斜齿轮齿廓曲面的形成及传动特点需要从直齿轮来过渡，但直齿轮齿廓的形成必须从二维情况过渡到三维情况来考虑。

思考题和练习题

9.1　渐开线有哪些性质？

9.2　何谓齿轮的分度圆？何谓节圆？二者的直径是否一定相等或一定不相等？

9.3　一对渐开线齿轮的基圆半径r
 b
 =60mm，求：①70mm时的渐开线的展角θK
 ，压力角αK
 以及曲率半径ρK
 。② 压力角α=20°的向径r、展角θ及曲率半径ρ。

9.4　一渐开线齿轮，z
 =26，m
 =3 mm，求其齿廓曲线在分度圆及齿顶圆上的曲率半径及齿顶圆压力角。

9.5　一个渐开线标准直齿圆柱齿轮，当齿数为多少时，齿根圆大于基圆？

9.6　一对标准外啮合直齿圆柱齿轮传动，已知z
 1
 =19，z
 2
 =68，m
 =2mm，α=20°，计算小齿轮的分度圆直径、齿顶圆直径、齿根圆直径、基圆直径、齿距、齿厚和槽宽。

9.7　一对标准外啮合直齿圆柱齿轮传动，m
 =5 mm，α=20°，i
 12
 =3，中心距a=200 mm，求两齿轮的齿数z
 1
 、z
 2
 ，实际啮合线长度B
 1
 B
 2
 ，重合度ε，并用图标出单齿啮合区和双齿啮合区。如果将中心距加大，直至刚好连续传动，求啮合角α′，两齿轮的节圆半径r
 ′1
 、r
 ′2
 和两齿轮分度圆之间的距离。

9.8　齿轮的失效形式有哪些？采取什么措施可减缓失效的发生？

9.9　齿轮强度计算准则是如何确定的？

9.10　对齿轮的材料要求是什么？常用齿轮材料有哪些？如何保证对齿轮材料的基本要求？

9.11　齿面接触疲劳强度与哪些参数有关？若接触强度不够时，采取什么措施提高接触强度？

9.12　齿根弯曲疲劳强度与哪些参数有关？若弯曲强度不够时，可采取什么措施提高弯曲强度？

9.13　齿形系数Y
 F
 与什么参数有关？

9.14　设计直齿圆柱齿轮传动时，其许用接触应力如何确定？设计中如何选择合适的许用接触应力值代入公式计算？

9.15　软齿面齿轮为何应使小齿轮的硬度比大齿轮高20～50HBS？硬齿面齿轮是否也需要有硬度差？

9.16　为何要使小齿轮的宽度比与其配对的大齿轮宽5～10mm?

9.17　按弯曲强度设计齿轮时，若齿轮经常正、反转，应如何确定其许用弯曲应力？

9.18　如有一开式传动，该传动经常正、反转，设计时应注意哪些问题？

9.19　斜齿轮的强度计算和直齿轮的强度计算有何区别？

9.20　斜齿轮的当量齿轮是如何定义的？

9.21　圆锥齿轮的背锥的作用是什么？

9.22　斜齿轮和圆锥齿轮的轴向分力是如何确定的？

9.23　在材质相同、齿宽b
 相同的情况下，齿面接触强度的大小取决于什么？

9.24　齿轮传动有哪些润滑方式？如何选择润滑方式？

9.25　进行齿轮结构设计时，齿轮轴适用于什么情况？

9.26　一闭式直齿圆柱齿轮传动，已知：传递功率P
 =4.5kW，转速n
 1
 =960r/min，模数m
 =3 mm，齿数z
 1
 =25，z
 2
 =75，齿宽b
 1
 =75 mm，b
 2
 =70 mm。小齿轮材料为45钢调质，大齿轮材料为ZG45正火。载荷平稳，电动机驱动，单向转动，预期使用寿命10年（按1年300天，每天两班制工作考虑）。试问这对齿轮传动能否满足强度要求而安全工作。

9.27　已知某机器的一对直齿圆柱齿轮传动，其中心距a
 =200 mm，传动比i
 =3，z
 1
 =24，n
 1
 =1440r/min，b
 1
 =100 mm，b
 2
 =95 mm。小齿轮材料为45钢调质，大齿轮为45钢正火。载荷有中等冲击，电动机驱动，单向转动，使用寿命为8年，单班制工作。试确定这对齿轮所能传递的最大功率。

9.28　已知一对斜齿圆柱齿轮传动，z
 1
 =25，z
 2
 =100，m
 n
 =4 mm，β=15°，α=20°。试计算这对斜齿轮的主要几何尺寸。

9.29　设计一单级直齿圆柱齿轮减速器，已知传递的功率为4kW，小齿轮转速n
 1
 =450r/min，传动比i
 =3.5，载荷平稳，使用寿命5年。

9.30　已知一对斜齿圆柱齿轮传动，mn
 =2 mm，z1
 =23，z2
 =92，β=12°，an
 =20°。试计算其中心距应为多少？如果除β角外各参数均不变，现需将中心距圆整为以0与5结尾的整数？则应如何改变β角的大小？其中心距a为多少？β为多少？

9.31　图9-74所示为二级斜齿圆柱齿轮减速器。


图9-74　题9.31图



① 已知主动轮1的螺旋角及转向，为了使装有齿轮2和齿轮3的中间轴的轴向力较小，试确定齿轮2、3、4的轮齿螺旋角旋向和各齿轮产生的轴向力方向。

② 已知m
 n2
 =3 mm，z
 2
 =57，β2
 =15°，m
 n3
 =4 mm，z
 3
 =20，试求β3
 为多少时，才能使中间轴上两齿轮产生的轴向力互相抵消？

9.32　已知一对标准直齿圆锥齿轮传动，齿数z
 1
 =22，z
 2
 =66，大端模数m
 =5 mm，分度圆压力角α=20°，轴交角Σ=90°。试求两个圆锥齿轮的分度圆直径、齿顶圆直径、齿根圆直径、分度圆锥角、齿顶圆锥角、齿根圆锥角、锥距及当量齿数。


第10
 章　蜗杆传动


【本章导读】


蜗杆传动是一种应用广泛的机械传动形式。本章简要介绍蜗杆传动的常见类型、传动特点和应用场合，讨论蜗杆、蜗轮的材料和结构，介绍蜗杆传动的基本设计方法，分析蜗杆传动的效率、润滑和热平衡问题。

10.1　蜗杆传动的特点和类型

蜗杆传动用于在交错轴间传递运动和动力，通常交错角为90°，如图10-1所示。蜗杆传动由蜗杆和蜗轮组成，一般蜗杆为主动件，蜗轮为从动件，具有自锁性，作减速运动，广泛应用于各种机械和仪器设备中。但在少数机械中，如离心机、内燃机增压器等，蜗轮为主动件，作增速运动。


图10-1　蜗杆传动



10.1.1　蜗杆传动的特点

1.蜗杆传动的优点

（1）传动比大，结构紧凑

一般蜗杆传动中，传动比i
 =10～50，最大可达到100。若只传递运动（如分度运动），其传动比可达到1000。这样大的传动比如用齿轮传动，则需要采取多级传动才行，所以蜗杆传动具有结构紧凑，体积小、重量轻等优点。

（2）传动平稳，无噪声

因蜗杆上的齿是连续不断的螺旋齿，蜗轮轮齿和蜗杆是逐渐进入啮合并逐渐退出啮合的，且同时啮合的齿数较多，故传动平稳、噪声小。

（3）具有自锁性

当蜗杆的螺旋升角小于啮合面的当量摩擦角时，蜗杆传动具有自锁性。具有自锁性的蜗杆常用于需要反向自锁的起重设备中，以保证其安全工作。

2.蜗杆传动的缺点

（1）蜗杆传动效率低

由于蜗轮和蜗杆在啮合处有较大的相对滑动，因而摩擦与磨损严重，故蜗杆传动效率低，一般为0.7～0.9，自锁时传动效率小于0.5。因此，在连续工作的闭式传动中，应具有良好的润滑和散热条件。

（2）造价较高

因蜗杆传动的工作齿面有较大相对滑动，它将造成摩擦发热，所以需要有良好的润滑和散热装置。同时为了减少磨损，需要使齿面更光洁，并采用减摩性能良好的铜合金制造，造价较高。

10.1.2　蜗杆传动的类型

按照蜗杆形状的不同，蜗杆传动可分为圆柱蜗杆传动（参见图10-2（a））、环面蜗杆传动（参见图10-2（b））和锥面蜗杆传动（参见图10-2（c））。


图10-2　蜗杆传动的类型



圆柱蜗杆传动可分为普通圆柱蜗杆传动和圆弧圆柱蜗杆传动两类。其中，普通圆柱蜗杆传动的蜗杆按照刀具加工位置的不同又可分为阿基米德圆柱蜗杆（ZA蜗杆）传动、渐开线圆柱蜗杆（ZI蜗杆）传动、法向直廓蜗杆（ZN蜗杆）传动和锥面包络蜗杆（ZK蜗杆）传动。国标推荐采用ZI和ZK蜗杆。

阿基米德蜗杆（ZA蜗杆）如图10-3所示，在垂直于蜗杆轴线的截面内齿廓为阿基米德螺旋线，轴向齿廓为直线，法向齿廓为外凸曲线。这种蜗杆可在车床上用直刃车刀车制（如同切削梯形螺纹），加工方便，但难以磨齿，精度较低，一般用于头数较少、载荷较小、不太重要的传动中。


图10-3　阿基米德圆柱蜗杆



渐开线圆柱蜗杆（ZI蜗杆）如图10-4所示，蜗杆齿面为渐开线螺旋面，端面齿廓为渐开线，通常蜗杆用车床加工，也可用齿轮滚刀滚制，并可磨削，精度易保证。渐开线蜗杆传动适用于高速大功率和较精密的传动。


图10-4　渐开线圆柱蜗杆



螺杆传动的类型很多，但由于阿基米德蜗杆容易加工制造，且应用普遍，因此本章主要以阿基米德蜗杆为例来讲解蜗杆传动的相关知识。

10.2　蜗杆传动的基本参数和几何尺寸计算

如图10-5所示，通过蜗杆轴线并垂直于蜗轮轴线的平面称为中间平面。在中间平面上，蜗轮与蜗杆的啮合相当于渐开线齿轮与齿条的啮合。因此，在设计蜗杆传动时，规定以中间平面上的参数和尺寸为基准，并沿用渐开线圆柱齿轮传动的计算公式。


图10-5　蜗杆传动的基本参数和几何尺寸



10.2.1　蜗杆传动的基本参数

蜗杆传动的基本参数有模数m
 、压力角α、蜗杆头数z
 1
 、蜗轮齿数z
 2
 、蜗杆螺旋升角γ、蜗杆分度圆直径d
 1
 、蜗轮螺旋角β、传动比i
 和中心距a
 等。

1.模数m
 和压力角α


由前面讲解的知识可知，在中间平面上，蜗杆与蜗轮的啮合相当于齿条和齿轮的啮合。显然，蜗杆轴向齿距p
 a1
 （相当于螺纹螺距）应等于蜗轮端面齿距p
 t2
 ，因而蜗杆轴向模数m
 a1
 必等于蜗轮端面模数m
 t2
 ，蜗杆轴向压力角α
 a1
 应等于蜗轮端面压力角α
 t2
 ，即



模数m
 的标准值如表10-1所示。


表10-1　蜗杆的基本参数（GB/T10085—1988）



2.蜗杆头数z
 1
 和蜗轮齿数z
 2


蜗杆头数z
 1
 即为蜗杆螺旋线的数目，蜗杆头数z
 1
 一般取1、2、4。当传动比大于40或要求蜗杆自锁时，取z
 1
 =1；当传递功率较大时，为提高传动效率、减少能量损失，z
 1
 常取2、4。蜗杆头数越多，加工精度越难保证。

蜗轮齿数z
 2
 =i
 z1
 ，一般取28～80。当z
 2
 ＜28时易使蜗轮轮齿发生根切和干涉，影响传动的平稳性；当z
 2
 ＞80时，蜗轮直径增大，与之相应的蜗杆的长度增加，刚度减小，从而影响啮合精度。z
 1
 和z
 2
 值如表10-2所示。


表10-2　蜗杆头数z1
 、蜗轮齿数z2
 推荐值



3.蜗杆螺旋升角γ

将蜗杆分度圆柱展开，其螺旋线与端面的夹角即为蜗杆分度圆上的螺旋升角γ，又称为导程角，如图10-6所示。由该图可知，蜗杆螺旋线的导程为


L
 =z
 1
 p
 a1
 =z
 1
 πm


蜗杆分度圆上的螺旋升角γ与导程的关系为




图10-6　蜗杆的分度圆柱展开图






与螺纹相似，螺杆螺旋线有左旋和右旋之分，一般情况下多为右旋。



通常蜗杆分度圆上的螺旋升角γ=3.5°～27°，当螺旋升角小（γ=3.5°～4.5°）时传动效率低，但可实现自锁；螺旋升角大时传动效率高，但蜗杆的加工较困难。

4.蜗杆分度圆直径d
 1


当用滚刀切制蜗轮时，滚刀的参数应与相啮合的蜗杆基本相同。由式（10-2）可知，蜗杆分度圆直径为



由上式可知，蜗杆的分度圆直径d
 1
 不仅与模数m
 有关，还与蜗杆头数z
 1
 和升角γ有关。即同一模数的蜗杆，由于z
 1
 和γ的不同，蜗杆的分度圆直径d
 1
 会随之变化，这将导致滚刀数目较多，这给刀具的制造带来很大的困难。为了使滚刀标准化，减少滚刀规格，规定蜗杆的分度圆直径d
 1
 为标准值，如表10-1所示。

蜗杆的分度圆直径d
 1
 与模数m
 的比值称为螺杆直径系数，即



由上式可知，螺杆直径系数q
 越小，即蜗杆直径d
 1
 越小，则γ越大，传动效率越高，但直径d
 1
 变小会导致蜗杆的刚度和强度削弱，设计时应综合考虑。一般转速高的蜗杆可取较小q
 值，蜗轮齿数z
 2
 较多时可取较大q
 值。

5.蜗轮螺旋角β

一对蜗杆蜗轮啮合时，蜗轮螺旋角β与蜗杆螺旋升角γ应大小相等，旋向相同，即γ=β。

由以上讨论可知：蜗杆传动正确啮合的条件为：



6.传动比i
 和中心距a


对于减速蜗杆传动



式中：n
 1
 、n
 2
 ———分别为蜗杆和蜗轮的转速，单位为r/min。

普通圆柱蜗杆减速装置传动比i
 的数值推荐按下列选取：5、7.5、10、12.5、15、20、25、30、40、50、60、70、80。其中，10、20、40和80为基本传动比，应优先采用。

非变位的标准蜗杆传动的中心距为



式中：d
 2
 ———蜗轮分度圆直径，d
 2
 =mz
 2
 。

国家标准规定了中心距标准系列值为40、50、63、80、100、125、160、（180）、200、250、（280）、315、355、400、50、500。

另外，为了配凑中心距，蜗杆传动常需要变位，变位蜗杆传动请参阅其他资料。

10.2.2　蜗杆传动的几何尺寸计算

圆柱蜗杆传动几何尺寸计算公式如表10-3所示。

【例10-1】一普通圆柱蜗杆传动，已知中心距为200 mm，传动比i
 =40，右旋单头蜗杆。测得蜗杆的轴向齿距p
 a1
 =25.13 mm，蜗杆的齿顶圆直径d
 a1
 =96 mm。蜗轮已损坏，试计算配制蜗轮的尺寸。


表10-3　圆柱蜗杆传动几何尺寸计算公式



【解】（1）确定模数m




（2）确定蜗杆直径系数q


由于


d
 a1
 =m
 （q
 +2）

于是可得



（3）确定蜗轮的其他参数

齿数z
 2



z
 2
 =i
 ×z
 1
 =40×1=40

齿顶高



齿根高



分度圆螺旋角



分度圆直径


d
 2
 =mz
 2
 =8×40=320mm

蜗轮轮缘宽度


b
 2
 ≤0.7 5 d
 a
 1
 =0.7 5×9 6=7 2 m m，取b
 2
 =7 0 m m

蜗轮轮齿包角



10.3　蜗杆传动的失效形式、材料和结构

10.3.1　蜗杆传动齿面间的滑动速度

蜗杆与蜗轮齿廓在节点处有较大的相对滑动速度v
 s
 ，其方向沿蜗杆螺旋线的切线方向。如图10-7所示，v
 1
 为蜗杆的圆周速度，v
 2
 为蜗轮的圆周速度，v
 s
 的大小为




图10-7　蜗杆传动的滑动速度



由于齿面间较大的相对滑动产生热量，使润滑油温度升高而变稀，润滑条件变差，传递效率降低。

10.3.2　蜗杆传动的失效形式和设计准则

在蜗杆传动中，由于材料和结构上的原因，蜗杆螺旋部分的强度总是高于蜗轮轮齿强度，所以失效常发生在蜗轮轮齿上。由于蜗杆传动中的相对速度较大，效率低，发热量大，所以蜗杆传动的主要失效形式是蜗轮齿面胶合、点蚀及磨损。

由于对胶合和磨损的计算目前还缺乏成熟的方法，因而通常是仿照设计圆柱齿轮的方法进行齿面接触疲劳强度和齿根弯曲疲劳强度的计算，但在选取许用应力时，应适当考虑胶合和磨损等因素的影响。

对闭式蜗杆传动，通常是先按齿面接触疲劳强度设计，再按齿根弯曲强度进行校核。对于开式蜗杆传动，则通常只需按齿根弯曲疲劳强度进行设计计算。此外，由于蜗杆传动时摩擦严重、发热大、效率低，对闭式蜗杆传动还必须作热平衡计算，以免发生胶合失效。

10.3.3　蜗杆传动的常用材料

蜗杆材料一般用碳钢或合金钢制成。为了提高其耐磨性，通常要求蜗杆淬火后磨削或抛光。蜗杆的常用材料如表10-4所示。

蜗轮材料常用青铜。其中，锡青铜具有良好的耐磨性和抗胶合能力，但抗点蚀能力低，价格较高，用于滑动速度v
 s
 ＞10m/s的重要传动。铝铁青铜、锰青铜等机械强度高，价格低，但耐磨性和抗胶合能力稍差，适用于v
 s
 ≤10m/s的场合。对于v
 s
 ≤2m/s且对效率要求不高的蜗杆传动，蜗轮材料可用灰铸铁。蜗轮的常用材料如表10-4所示。


表10-4　蜗杆蜗轮常用材料



10.3.4　蜗杆传动的结构

1.蜗杆结构

蜗杆的直径较小，常与轴制成一体，称为蜗杆轴，如图10-8所示。


图10-8　蜗杆轴



2.蜗轮结构

蜗轮结构分为整体式和组合式。其中，铸铁蜗轮或直径小于100mm的青铜蜗轮制成整体式，如图10-9（a）所示。为了降低材料成本，大多数蜗轮采用组合结构，齿圈用青铜，而轮齿用价格较低的铸铁或钢制造。组合式蜗杆有以下三种：

① 压配式齿圈和轮芯用过盈配合连接，配合面处制有定位凸肩。为使连接更可靠，可加装4～6个螺钉，拧紧后切去螺钉头部。由于青铜较软，为避免将孔钻偏，应将螺孔中心线向较硬的轮芯偏移2～3mm。这种结构多用于尺寸不大或工作温度变化较小的场合（参见图10-9（b））。

② 螺栓连接式。蜗轮齿圈和轮芯常用铰制孔用螺栓连接，定位面处采用过盈配合，螺栓与孔采用过渡配合。齿圈和轮芯的螺栓孔要一起铰制，螺栓数目由剪切强度确定。这种连接方式装拆方便，常用于尺寸较大或磨损后需要更换齿圈的蜗轮（参见图10-9（c））。

③ 组合浇注式。在轮芯上预制出榫槽，浇注上青铜轮缘并切齿。该结构适于大批量生产（参见图10-9（d））。


图10-9　蜗轮结构



10.4　蜗杆传动的设计计算

10.4.1　蜗杆蜗轮的转动方向的判定与受力分析

1.蜗杆蜗轮的转动方向的判定

根据蜗杆的转动方向和螺旋线旋向，应用左、右手定则判定。如图10-10所示，当蜗杆的螺旋线为右旋时，则使用右手定则判定，即四个手指沿着蜗杆顺时针转动方向握起来，让拇指与蜗杆轴线一致，其反方向即是蜗轮在节点处的速度方向，此速度是蜗轮转动在节点产生的圆周速度，由此可判定，蜗轮逆时针方向转动（参见图10-10（a））。当蜗杆的螺旋线为左旋时，则用左手按相同方法来判定（参见图10-10（b））。


图10-10　蜗杆蜗轮转动方向的判定



2.受力分析

如图10-11所示，蜗杆传动时齿面间相互作用的法向力F
 n
 可分解为切向力F
 t
 、径向力F
 r
 和轴向力F
 a
 三个相互垂直的分力。蜗杆、蜗轮所受各分力大小和相互关系如下：



式中：F
 t1
 、F
 a1
 、F
 r1
 ———分别为蜗杆所受的切向力、轴向力、径向力；


F
 t2
 、F
 a2
 、F
 r2
 ———分别为蜗轮所受的切向力、轴向力、径向力；


d
 1
 、d
 2
 ———分别为蜗杆、蜗轮的分度圆直径；

α———压力角；


T
 1
 、T
 2
 ———分别为蜗杆和蜗轮的转矩，T
 2
 =T
 1
 i
 η。其中，i
 为传动比，η为蜗杆传动的总效率。


图10-11　蜗杆传动的受力分析



蜗杆蜗轮受力方向的判定方法与斜齿轮相同。当蜗杆为主动件时，圆周力F
 t1
 与转向相反；径向力F
 r1
 的方向由啮合点指向蜗杆中心；轴向力F
 a1
 的方向取决于螺旋线的旋向和蜗杆的转向，按“主动轮左、右手法则”来判定，即右旋螺杆用右手（左旋用左手），四指顺着蜗杆转动方向弯曲，大拇指指向即为蜗杆轴向力F
 a1
 的方向。作用于蜗轮上的力可根据作用与反作用定律来确定，并可判定出蜗轮的转向。

10.4.2　蜗杆传动的强度计算

1.蜗轮齿面接触疲劳强度计算

蜗轮齿面接触疲劳强度的计算主要是为了防止齿面产生点蚀。钢制蜗杆与青铜或灰铸铁蜗轮配对时，齿面接触疲劳强度公式如下：

校核公式：



设计公式：



式中：K
 ———载荷系数，用以考虑载荷集中和动载荷的影响。一般K
 =1.1～1.4。当载荷平稳、蜗轮圆周速度v
 2
 ≤3m/s和7级以上精度时，取较小值，否则取较大值；

［σH2
 ］———蜗轮许用接触应力，单位为MPa，其值如表10-5所示；


G
 ———承载能力提高系数，对于普通圆柱蜗杆传动，G
 =1；对于圆弧圆柱蜗杆传动，G
 =1.10～3.9。当中心距a和蜗轮齿数z
 2
 较小时，G
 取较大值。


表10-5　蜗轮的基本许用接触应力



2.蜗轮轮齿弯曲疲劳强度计算

对于闭式蜗杆传动，轮齿弯曲折断的情况较少出现，通常仅在蜗轮齿数较多（z
 2
 ＞80～100）时才进行轮齿弯曲疲劳强度计算。对于开式传动，则按蜗轮轮齿的弯曲疲劳强度进行设计。蜗轮轮齿弯曲疲劳强度的计算方法，在此不予讨论。

10.5　蜗杆传动的效率、润滑和热平衡计算

10.5.1　蜗杆传动的效率

闭式蜗杆传动一般有三方面的功率损失：啮合摩擦损失、轴承摩擦损失和油浴润滑时的搅油损失。因此，蜗杆传动的效率



式中：γ———蜗杆螺旋升角；

ρv———当量摩擦角，ρv
 =arctanf
 v
 ，f
 v
 为当量摩擦系数，其值如表10-6所示。


表10-6　当量摩擦系数fv
 和当量摩擦角ρv





续表10-6



由式（10-11）可知，η值与蜗杆螺旋升角γ密切相关，η值随γ的增加而增大。要求效率高时，最好i
 ≤25、z
 1
 ≥2、15°≤γ≤30°，且用法向进刀的非阿基米德蜗杆。此外，ρv
 随v
 s
 的增大而减少。所以，提高蜗杆转速也可提高效率，故在多级传动中，常将蜗杆传动布置在高速级。

设计时，蜗杆传动的效率可按表10-7进行估取。


表10-7　蜗杆传动的效率的估算值



另外，η也可按经验公式估算。

10.5.2　蜗杆传动的润滑

1.润滑方式

蜗杆传动一般用油润滑。润滑方式有油浴润滑和喷油润滑两种。一般v
 1
 ＜10m/s的中、低速蜗杆传动，大多采用油浴润滑；v
 1
 ＞10m/s的高速蜗杆传动，采用喷油润滑，这时仍应使蜗杆或蜗轮少量浸油。

2.润滑油的选用

蜗杆传动要求润滑油具有较高的黏度和黏度指数良好的油性，且应含有抗压、耐磨性好的添加剂。对于一般蜗杆传动，可采用极压齿轮油；对于大功率重要蜗杆传动，应采用专用蜗轮蜗杆油。目前我国已生产出蜗杆传动专用润滑油，如合成极压蜗轮蜗杆油、复合蜗轮蜗杆油等。

对于闭式蜗杆传动，常用润滑油黏度牌号及润滑方式如表10-8所示。


表10-8　蜗杆传动的常用润滑方式



3.润滑油的更换

蜗杆减速器每运转2000～4000h应换新油，更换润滑油应注意：不同厂家、不同牌号的油不要混用。换新油时，应将箱体内原来牌号的油清洗干净。

10.5.3　蜗杆传动的热平衡计算

由于蜗杆传动效率较低，工作时发热量大。若散热条件差，工作温度过高，将使润滑油黏度降低，油膜破坏，引起润滑失效，导致齿面胶合，并加剧磨损。所以，对闭式连续运转的蜗杆传动要进行热平衡计算。

设蜗杆传动的输入功率为P
 1
 （kW），传动效率为η，则单位时间内产生的热量为



自然冷却时箱体外壁的散热量为



热平衡时应满足Q
 1
 =Q
 2
 。于是可得满足热平衡条件时润滑油的温度为



式中：P
 1
 ———蜗杆的输入功率，单位为kW；


t
 0
 ———环境温度，单位为℃，通常取t
 0
 =20℃；


t
 ———当达到热平衡时润滑油的温度，单位为℃，t
 应小于70℃～90℃；


k
 s
 ———箱体表面传热系数，k
 s
 =10～18 W/（m2
 ·℃）。在自然通风良好时，取较大值；

［t］———齿面间润滑油允许的油温，通常取［t1
 ］=70℃～90℃。


A
 ———箱体外壁与空气接触而内壁又被油飞溅到的箱壳面积，单位为m2
 ，一般凸缘和散热的面积可近似按其表面积的50%计算。设计时，其散热面积可按下式估算：



式中：a
 ———中心距，单位为mm。

若油温过高，可采取如下散热措施（参见图10-12）：


图10-12　蜗杆传动的散热方法



① 箱体上设置散热片，以增加散热面积。

② 蜗杆轴端加装风扇。

③ 在箱内设置冷却水管，利用循环水将热量带走（参见图10-12（a））。

④ 采用压力喷油循环润滑，既润滑又冷却（参见图10-12（b））。

【例10-2】设计一带式输送机上的闭式普通圆柱蜗杆传动。已知蜗杆传动功率P
 1
 =11kW，蜗杆转速n
 1
 =1460r/min，传动比i
 =20.5，Y系列三相异步电动机驱动，单向长期运转，载荷平稳。

【解】（1）选择蜗杆、蜗轮的材料

由表10-4可知，蜗杆材料选用40Cr，表面淬火，齿面硬度45～55HRC；

由表10-4可知，蜗轮轮缘材料选用ZCuSn10P1，砂模铸造，轮芯用HT150。

（2）确定蜗杆头数z
 1
 和蜗轮齿数z
 2


根据传动比i
 =20.5查表10-2，取z
 1
 =2，于是可得z
 2
 =iz
 1
 =20.5×2=41。

（3）初估滑动速度v
 s




（4）按接触疲劳强度设计

① 确定载荷系数K
 ：因载荷平稳、传动比较大，初步确定蜗轮圆周速度v
 2
 ＜3m/s，取K
 =1.15。

② 计算蜗轮转矩T
 2
 ：

蜗杆转矩



估算蜗杆传动效率

蜗轮转矩


T
 2
 =ηiT
 1
 =0.84×20.5×71945=1238893N·m

确定蜗轮许用接触应力［σH2
 ］：由表10-5查得，［σH2
 ］=200 MPa。

③ 计算m
 2
 d
 1
 ：



查表10-1，选取m
 2
 d
 1
 =5376 mm3
 ，取m
 =8，d
 1
 =80 mm，q
 =10。

（5）检验上述设计方案的参数

① 蜗杆圆周速度：



② 蜗轮圆周速度：



由于v
 2
 =1.22m/s＜3m/s，因此估计合适。

③ 蜗杆螺旋升角：



γ=12°34′在3.5°～27°范围之内，因此合适。

④ 滑动速度：



与初估值接近，合适。

⑤ 验算传动效率：

由表10-6可查得ρv
 =1°07′。

⑥ 啮合效率：

与初估值接近，无须修正。

（6）校核轮齿的弯曲强度

对于z
 2
 ＜80的闭式传动，可不再进行轮齿的弯曲疲劳强度校核。

（7）计算蜗杆蜗轮的尺寸

蜗杆分度圆直径d
 1
 =80mm

蜗杆齿顶圆直径d
 a1
 =d
 1
 +2h
 a1
 =d
 1
 +m=（80+2×1×8）=96 mm

蜗杆齿根圆直径d
 f1
 =d
 1
 -2h
 f1
 =d
 1
 -2（+c*
 ）m=80-2×（1+0.2）×8=60.8mm

蜗杆齿宽（磨削）b
 1
 =2m
 （1+）+4.7m=2×8×（1+）+4.7×8=156 mm

蜗轮分度圆直径d
 2
 =mz
 2
 =8×41=328mm

传动中心距=204 mm为标准中心距

蜗轮齿顶圆直径d
 a2
 =d
 2
 +2h
 a2
 =d
 2
 +2+x
 2
 ）m
 =328+2×（1+0）×8=344mm

蜗轮齿根圆直径


d
 f2
 =d
 2
 -2h
 f2
 =d
 2
 -2（+c
 *
 -x
 2
 ）m
 =328-2×（1+0.2-0）×8=308.8mm

蜗轮外圆直径d
 e2
 ≈d
 a2
 +m
 =344+8=352mm

蜗轮宽度b
 2
 ≤0.75d
 a1
 =0.75×96=72mm取b
 2
 =70mm

蜗轮齿宽角

（8）热平衡计算

① 散热面积：初估散热面积。

② 润滑油温度：通风良好，取散热系数k
 s
 =17 W/（m2
 ·℃），则油温



由于t
 =71.3℃＜75℃，因此满足散热要求。

（9）蜗杆和蜗轮的结构设计（略）

本章小结

1.基本要求

了解蜗杆传动的基本类型和传动特点，掌握阿基米德蜗杆传动的基本参数；了解蜗杆传动常见的失效形式和设计计算方法和步骤，掌握蜗杆传动的受力分析及热平衡计算方法以及散热措施。

2.重点内容学习提示

① 蜗杆传动用于交错轴间传递运动和动力，与非平行轴的斜齿圆柱传动有相似的地方。蜗杆传动由蜗杆和蜗轮组成，一般蜗杆为主动件，通常交错角为90°。

② 蜗杆传动广泛用于各种机械和仪表中，常用作减速。

③ 蜗杆的形状像个圆柱形螺纹，与加工螺纹的方法基本相同；蜗轮形状像斜齿轮，只是它的轮齿沿齿长方向又弯曲成圆弧形，以便与蜗杆更好地啮合。

④ 蜗杆传动的传动比计算公式为，与齿轮传动公式不太一样。

⑤ 蜗杆传动的工作齿面有较大相对滑动，即在啮合点处，蜗杆的速度方向和蜗轮的速度方向不一致，根据速度合成原理，蜗杆和蜗轮在啮合点处的相对速度很大，将造成摩擦发热。这和齿轮传动是不一样的，齿轮传动在啮合点处两齿轮的速度方向一致，所以相对速度很小。为此，蜗杆传动需要有良好的润滑和散热装置。同时为了减少磨损，需要使齿面更光洁，并采用减磨性能良好的有色金属材料制造蜗轮，常用铜合金制造，材料成本高。

⑥ 通过蜗杆轴线并垂直蜗轮轴线的平面称中间平面。中间平面是为了便于理解蜗杆传动的参数而提出的。

⑦ 在蜗杆传动中，失效常发生在蜗轮轮齿上。由于蜗杆传动中的相对速度较大，效率低，发热量大，所以蜗杆传动的主要失效形式是蜗轮齿面胶合、点蚀及磨损。

思考题及练习题

10.1　阿基米德蜗杆传动一般用于高速大功率场合，对吗？

10.2　蜗杆传动的传动比等于蜗轮与蜗杆分度圆直径之比，对吗？

10.3　为什么对同一模数只规定了有限几个蜗杆分度圆直径？

10.4　蜗杆传动的最主要的失效形式是蜗轮轮齿折断，对吗？

10.5　蜗杆轴向力的方向与螺旋线旋向有关，与转向无关，对吗？

10.6　自锁蜗杆传动的效率必低于0.5，对吗？

10.7　蜗杆和蜗轮各有哪些结构形式？各适用于什么场合？

10.8　标出图10-13中未标注的蜗杆和蜗轮的旋向及转向，并标出各自的三个分力的方向。


图10-13　习题10.8图



10.9　试设计一带式运输机蜗杆传动，已知蜗杆功率P
 1
 =7.5 kW，转速n
 1
 =1440r/min，传动比i
 =15.5，载荷平稳，单向长期运转。
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 章　齿轮系


【本章导读】


在机械设备中，为了满足各种不同的需要，常常采用一系列齿轮组成的传动系统。这种由一系列相互啮合的齿轮（蜗杆、蜗轮）组成的传动系统即为齿轮系。本章重点讨论常见齿轮系传动比的计算方法，简要分析齿轮系的功能和应用。

11.1　齿轮系及其分类

在机械设备中，为了获得远距离传动，或较大的传动比，或实现变速和变向等，需要采用一系列相互啮合的齿轮（包括蜗杆传动）组成的传动系统将主动轴的运动传给从动轴。这种由一系列齿轮组成的传动系统称为齿轮系，简称轮系。齿轮系可分为定轴齿轮系和行星齿轮系两种基本类型。

11.1.1　定轴齿轮系

在传动时所有齿轮的回转轴线固定不变的轮系，称为定轴齿轮系。定轴齿轮系是最基本的轮系，应用很广。

由轴线互相平行的圆柱齿轮组成的定轴齿轮系，称为平面定轴齿轮系，如图11-1所示。


图11-1　平面定轴齿轮系



包含有相交轴齿轮、相错轴齿轮或蜗杆蜗轮的定轴齿轮系，称为空间定轴齿轮系，如图11-2所示。

11.1.2　行星齿轮系

若有一个或一个以上的齿轮除绕自身轴线自转外，其轴线又绕另一个轴线转动的轮系称为行星齿轮系，如图11-3所示。

行星齿轮系是由中心轮、行星架和行星轮三种基本构件组成的。既绕自身轴线自转又绕另一固定轴线（轴线OO
 ′）公转的齿轮2形象地称为行星轮。支承行星轮作自转并带动行星轮作公转的构件H称为行星架（转臂）。轴线固定的齿轮1、3则称为中心轮或太阳轮。显然，行星齿轮系中行星架与两中心轮的几何轴线（O
 1
 —O
 3
 —O
 H
 ）必须重合，否则无法运动。


图11-2　空间定轴齿轮系




图11-3　行星齿轮系

（a）行星齿轮系结构图（b）行星齿轮系简图



根据自由度的不同，行星齿轮系又可分为简单行星齿轮系和差动齿轮系。

若齿轮3（或齿轮1）固定，机构只有一个自由度，工作时只需一个原动件，这种定轴轮系称为简单行星齿轮系，如图11-4所示；若齿轮1、3均绕固定轴线转动，机构有两个自由度，工作时需要两个原动件，这种行星齿轮系称为差动齿轮系，如图11-3所示。


图11-4　简单行星齿轮系



行星齿轮系传动与定轴齿轮传动相比，具有体积小、重量轻、传动比范围大、效率高和工作平稳等优点。

11.2　定轴齿轮系的传动比计算

轮系传动比是指齿轮系中首轮与末轮角速度或转速之比。在进行齿轮系传动比计算时，除计算传动比大小外，一般还要确定首、末轮转向关系。

11.2.1　一对齿轮传动的传动比计算及主、从动轮转向关系

1.传动比大小

圆柱齿轮、圆锥齿轮、蜗杆蜗轮传动的传动比均可用下式表示：



式中：ω1
 、ω2
 ———分别表示主动轮1和从动轮2的角速度；


n
 1
 、n
 2
 ———分别表示主动轮1和从动轮2的转速；


z
 1
 、z
 2
 ———分别表示主动轮1和从动轮2的齿数。

对于齿轮齿条传动，若ω1
 表示齿轮1角速度，d
 1
 表示齿轮1分度圆直径，v
 2
 表示齿条的移动速度，则有



2.主、从动轮之间的转向关系

（1）画箭头法

各种类型齿轮传动，主、从动轮的转向关系均可用标箭头的方法确定。

① 圆柱齿轮传动：外啮合圆柱齿轮传动时，主、从动轮转向相反，故表示其转向的箭头要么相向，要么相背，如图11-5（a）所示。内啮合圆柱齿轮传动时，主、从动轮转向相同，故表示其转向的箭头相同，如图11-5（b）所示。

② 圆锥齿轮传动：圆锥齿轮传动时，与圆柱齿轮传动相同，箭头应同时指向啮合点或背离啮合点，如图11-5（c）所示。


图11-5　一对齿轮传动的主、从动轮转向关系



另外，蜗杆与蜗轮之间的转向关系可按照左（右）手定则确定，也可用画箭头法表示。

（2）“±”方法

对于圆柱齿轮传动，从动轮与主动轮的转向关系可直接在传动比公式中表示，即：



式中：“+”号———表示主、从动轮转向相同，用于内啮合；

“-”号———表示主、从动轮转向相反，用于外啮合。

对于圆锥齿轮传动和蜗杆传动，由于主、从动轮运动不在同一平面内，因此不能用“±”号法确定，圆锥齿轮传动、蜗杆传动和齿轮齿条传动只能用画箭头法确定。齿轮系传动比用i表示，并在右下角用两个角标来表示对应的齿轮，例如，i
 1K
 表示轮1与轮K
 的角速度之比；如果K超过9或表示比较特别的，可以用i
 1，K
 表示。

11.2.2　定轴齿轮系传动比

1.传动比数值的计算

图11-6所示为一个简单的定轴轮系，设齿轮1为首齿轮，齿轮4为末齿轮。各齿轮的运动和动力由Ⅰ轴经Ⅱ轴传给Ⅲ轴。则定轴轮系的传动比为Ⅰ轴和Ⅲ轴的转速比，也是首轮1和末齿轮4的转速比，即



因为齿轮系总传动比为各齿轮传动比的连乘积，又因为从Ⅰ轴到Ⅱ轴和从Ⅱ轴到Ⅲ轴传动比分别为：



所以轮系传动比为



上式表明：定轴齿轮系传动比在数值上等于组成该定轴齿轮系的各对啮合齿轮传动比的连乘积，也等于首、末轮之间各对啮合齿轮中所有从动轮齿数的连乘积与所有主动轮齿数的连乘积之比。


图11-6　两级齿轮传动装置



上述结论可推广到平面定轴轮系的一般情形。设1和K
 分别代表平面定轴轮系的首轮和末轮的标号，则平面定轴轮系传动比的计算公式为



2.轮系首、末轮转向关系

与确定一对齿轮中主、从动轮转向关系相对应，确定轮系首末轮转向关系有以下两种方法。

（1）画箭头法

首先任意画出表示首轮转向的箭头，然后依运动传递顺序分别画出各轮转向的箭头，直到末轮，注意同一轴上各轮的箭头方向应相同。

（2）（-1）m
 法

对于各轴线平行的仅由圆柱齿轮组成的定轴轮系首、末轮转向关系可直接在传动比公式中表示：



式中：m
 表示轮系中外啮合齿轮的对数。当m
 为奇数时传动比为负，表示首、末轮转向相反；当m
 为偶数时传动比为正，表示首、末轮转向相同。

11.2.3　惰轮

如图11-7所示的定轴齿轮系中，运动由齿轮1经齿轮2传给齿轮3。总的传动比为：



从上式可以看出齿轮2既是第一对齿轮的从动轮，又是第二对齿轮的主动轮，对传动比的大小没有影响，但使齿轮1和齿轮3的旋向相同。这种在齿轮系中起中间过渡作用，不改变传动比大小，只改变从动轮转向的齿轮称为惰轮。


图11-7　惰轮的应用



【例11-1】如图11-2所示空间定轴轮系，蜗杆的头数z
 1
 =2，右旋；蜗轮的齿数z
 2
 =60，z
 2′
 =20，z
 3
 =24，z
 3′
 =20，z
 4
 =24，z
 4′
 =30，z
 5
 =35，z
 5′
 =28，z
 6
 =135。若蜗杆为主动轮，其转速n
 1
 =900r/min，试求齿轮6的转速n
 6
 的大小和转向（用画箭头法表示）。

【解】根据定轴轮系传动比公式：





齿轮6的转向如图11-2中箭头所示。

【例11-2】如图11-1所示定轴轮系，已知z
 1
 =20，z
 2
 =30，z
 2′
 =20，z
 3
 =60，z
 3′
 =20，z
 4
 =20，z
 5
 =30，n
 1
 =100r/min，逆时针方向转动。求末轮的转速和转向（用（-1）m
 法判定）。

【解】根据定轴轮系传动比公式，且考虑该定轴轮系中有3对外啮合，因此有



末轮5的转速为



负号表示末轮5的转向与首轮1相反，顺时针转动。

11.3　行星齿轮系的传动比计算

行星齿轮系传动比的计算方法有许多种，最常用的是转化机构法，即设想将周转轮系转化为假想的定轴轮系，借用定轴轮系传动比计算公式来求解周转轮系中有关构件的转速及传动比。

如图11-8所示，现假想给行星齿轮系加一个与行星架的转速n
 H
 大小相等、方向相反的公共转速（-n
 H
 ），则行星架H变为静止，而各构件间的相对运动关系不变化。于是，所有齿轮的几何轴线位置都固定不动，得到了假想的定轴齿轮系。这种假想的定轴轮系称为原行星齿轮系的转化轮系。


图11-8　行星齿轮系及其转化轮系

（a）行星齿轮系（b）转化齿轮系



转化轮系中，各构件的转速如表11-1所示。


表11-1　转化轮系前、后各构件的转速



转化齿轮系中1、3两轮的传动比可以根据定轴齿轮系传动比的计算方法得出：



式中：———转换机构的传动比，即轮1与轮3相对于行星架H的传动比；

负号———轮1和轮3在转化机构中的转向相反。

推广到一般情况，可得到如下结论：

在行星齿轮系中，设G、K分别为轴线与主轴线平行或重合的任意两个齿轮，则从G轮到K轮的传动比可用下式求解：



使用上式时应注意：

① 将转速n
 G
 、n
 K
 和n
 H
 带入上式计算时，必须带正负号。一般可假定某绝对转速的方向为正，与之相反的则为负。

② 转化机构中构件的相对转速并不等于实际周转轮系中构件的绝对转速n
 G
 、n
 K
 ；转化机构的相对传动比也不等于绝对传动比i
 GK
 。

【例11-3】在图11-8（a）所示的差动齿轮系中，已知n
 1
 =100r/min，n
 3
 =60r/min，n
 1
 与n
 3
 转向相同；齿数z
 1
 =17，z
 2
 =29，z
 3
 =75，求：①n
 H
 与n
 2
 ，②i
 1H
 与i
 12
 。

【解】（1）求n
 H
 与n
 2
 的数值及转向

由式（11-6）得



取n
 1
 的转向为正，代入已知数据



解得：n
 H
 =67.39r/min，正号表示n
 H
 与n
 1
 的转向相同。

列出或均可以求出n
 2




仍取n
 1
 的转向为正，代入已知数据得



解得n
 2
 =48.28r/min，计算结果为正，表示n
 2
 与n
 1
 的转向相同。

（2）求i
 1H
 或i
 12






【例11-4】在图11-9所示差动齿轮系中，已知齿数z
 1
 =60、z
 2
 =40、z
 3
 =z
 4
 =20，若n
 1
 =n
 4
 =120r/min，且n
 1
 与n
 4
 转向相反，求i
 H1
 。

【解】该齿轮系中齿轮2、3为行星轮，齿轮1、4为太阳轮，H为行星架。



等式右端的正号，是在转化齿轮系中用画箭头的方法确定的。设n
 1
 的转向为正，则n
 4
 的转向为负，代入已知数据


图11-9　差动齿轮系





解得：n
 H
 =600r/min。计算结果为正，说明n
 H
 与n
 1
 的转向相同。



11.4　混合齿轮系的传动比计算

既包含定轴齿轮系又包含行星齿轮系的齿轮系，称为混合齿轮系，如图11-10所示。


图11-10　混合齿轮系



计算混合齿轮系传动比的一般步骤如下：

① 区分轮系中的定轴齿轮系部分和行星齿轮系部分。

② 分别列出定轴齿轮系部分和行星齿轮系部分的传动比公式，并代入已知数据。

③ 找出定轴齿轮系部分与行星齿轮系部分之间的运动关系，并联立求解即可求出混合轮系中两轮之间的传动比。

【例11-5】图11-10所示的混合齿轮系中，各齿轮齿数分别为：z
 1
 =z
 2′
 =z
 3′
 =20、z
 2
 =z
 3
 =40、z
 5
 =80，试计算传动比i
 1H
 。

【解】该轮系包括两个基本轮系：齿轮1、2、2′和3组成的定轴轮系；齿轮3′、4、5和行星架H组成的行星轮系。

定轴轮系中





行星轮系中





又因为



所以由（a）、（b）、（c）联立得



【例11-6】图11-11所示电动卷扬机减速器（卷筒H剖掉了一部分）。已知各轮齿数为：z
 1
 =24、z
 2
 =52、z
 2′
 =21、z
 3
 =78、z
 3′
 =18、z
 4
 =30、z
 5
 =78，求i
 15
 。


图11-11　电动卷扬机



【解】该混合轮系中双联齿轮2—2′是行星轮，卷筒（带齿轮5）是行星架，齿轮1是中心轮，齿轮3是内齿圈，它们组成行星轮系部分；剩下的齿轮3′、4、5组成定轴轮系部分。

行星轮系中



定轴轮系中



因n
 3′
 =n
 3
 ，故由式（b）得



将上式代入式（a）得



解得



11.5　齿轮系的应用

机械传动中，轮系应用非常广泛，常用的场合有实现远距离的两轴间的传动、实现变速换向和分路传动、获得大的传动比、用于运动的合成与分解。

1.实现远距离的两轴间的传动

如图11-12所示，当两轴中心距较大时，若仅用一对齿轮传动（图中用点画线表示），两齿轮的尺寸较大，结构不够紧凑。若采用多对齿轮组成的轮系，则将缩小传动装置所占空间。

2.实现变速、换向和分路传动

变速和换向是指主动轴转速不变时，利用轮系使从动轴获得多种工作速度，并能方便地在传动过程中改变速度的方向，以适应工件条件的变化。

分路传动是指主动轴转速一定时，利用轮系将主动轴的一种转速同时传到几根从动轴上，获得所需的各种转速。

机械式钟表传动系统实质为一定轴轮系，如图11-13所示。当发条盘N驱动齿轮1转动时通过齿轮1、2的啮合使分针M转动；同时，由齿轮1、2、9、10、11、12组成的轮系带动时针H；另一分路由1、2、3、4、5、6组成的轮系又使秒针S获得另一种转速，同时，经过齿轮7、8带动擒纵轮E。


图11-12　齿轮传动方案比较




图11-13　机械式钟表传动系统



由图中给出的各轮齿数，不难算出M和N之间的传动比i
 MH
 =12，S和M之间的传动比i
 SM
 =60，从而实现秒、分、时之间的准确传动比关系。

3.获得大的传动比

要获得大传动比常采用行星齿轮系。如图11-14所示行星齿轮传动，只有两个齿轮，内齿轮1为固定中心轮，齿轮2为行星轮，转臂H为输入轴，行星轮2输出的传动用V表示，W为输出机构。其传动比计算如下：


图11-14　渐开线少齿差行星齿轮传动简图





因为n
 1
 =0，故



亦即



一般齿数差z1
 -z2
 =1～4，故称为渐开线少齿差行星齿轮传动。渐开线少齿差行星减速器单级i
 HV
 可达135，两级i
 HV
 可达1000以上，结构紧凑，应用广泛。

渐开线少齿差行星齿轮传动的等角速比机构常采用孔销式输出机构，工作原理如图11-15所示。O
 2
 、O
 3
 分别为行星轮和输出轴圆盘的中心。在输出轴圆盘上，沿半径为ρ的圆周上均匀分布有若干个轴销（一般为6～12个），其中心为B。为了减少摩擦磨损，轴销上套有半径为r
 x
 的活动销套。带销套的轴销对应插入行星轮轮辐上中心为A
 、半径为r
 k
 的销孔内。设计时取转臂的偏心距




图11-15　孔销式输出机构工作原理



则O
 2
 、O
 3
 、A
 、B
 刚好构成一个个平行四边形，因此输出轴V将随着行星轮2而同步同向转动。

4.用于运动的合成与分解

具有两个自由度的差动齿轮系可以用作实现运动的合成和分解，即将两个输入运动合成为一个输出运动，或将一个输入运动按所需比例分解为两个输出运动。

图11-16所示的汽车后桥差速器是利用差动齿轮系分解运动的实例。发动机通过传动轴驱动齿轮5，齿轮4上固联着转臂H，转臂上装有行星轮2。在该轮系中，齿轮1、2、3和转臂H（亦即齿轮4）组成一个差动齿轮系。


图11-16　汽车后桥差速器



当汽车在平坦道路直线行驶时，两后车轮所滚过的路程相同，故两车轮的转速也相同，即n
 1
 =n
 3
 。这时的运动由齿轮5传给齿轮4，而齿轮1、2、3和4如同一个固联的整体随齿轮4一起转动，行星轮2不绕自身轴线回转。当汽车左转弯时，左轮走的是小圆弧，右轮走的是大圆弧，为使车轮和路面间不发生滑动，要求右轮比左轮转得快些，即转弯时两轮应具有不同的半径。这时齿轮1和齿轮3之间便发生相对转动，齿轮2除随齿轮4绕后车轮轴线公转外，还绕自身轴线自转，即差动齿轮系开始发挥作用，故有



当车身绕瞬时转心C
 转动时，左、右两车轮走过的弧长与它们至C
 点的距离成正比，即



将上面两式联立可得



由上式可知，当给定发动机的转速n
 4
 和轮距2L
 时，左右两后轮的转速随转弯半径r
 的大小不同而自动改变，即利用该差速器在汽车转弯时可将原动机的转速分解为两后车轮的两个不同的转速，以保证汽车转弯时，两后轮与地面均作纯滚动。

11.6　减速器

减速器是原动机和工作机之间的独立的闭式传动装置，用来降低转速和增大转距，以满足各种工作机械的需要。在某些场合也可用来增速，这时就称为增速器。

11.6.1　常用减速器的形式、特点和应用

减速器的种类很多，按照传动形式不同可分为齿轮减速器（参见图11-17），蜗杆减速器（参见图11-18）和行星减速器；按照传动的级数不同可分为单级和多级减速器；按照齿轮形状的不同可分为圆柱齿轮减速器（参见图11-19）、锥齿轮减速器（参见图11-20）和圆锥—圆柱齿轮减速器；按照传动的布置形式的不同又可分为展开式（参见图11-19（a））、分流式（参见图11-19（b））和同轴式（参见图11-19（c））减速器。展开式减速器结构简单，由于齿轮两侧轴承非对称布置，因此轴应具有较大的刚度；分流式减速器轴承对称布置，载荷沿齿宽均匀分布，高速级常用斜齿轮，且轮齿旋向相反，使轴向力相互抵消，结构复杂；同轴式减速器因两轴中心距相等，高速级齿轮承载力难以充分发挥，输入轴和输出轴只能分别从两边伸出，一般仅用于输入轴和输出轴必须同轴安装的场合。


图11-17　单级圆柱齿轮减速器

（a）卧式（b）立式




图11-18　蜗杆减速器

（a）蜗杆上置式（b）蜗杆下置式




图11-19　两级圆柱齿轮减速器

（a）展开式（b）分流式（c）同轴式




图11-20　圆锥齿轮减速器

（a）单级（b）两级



11.6.2　减速器的结构

图11-21所示为单级圆柱齿轮减速器结构图，其基本结构由以下三大部分组成。


图11-21　单级圆柱齿轮减速器结构图



1.齿轮、轴及轴承组合

小齿轮与高速轴制成一体，称齿轮轴。这种结构用于齿轮直径与轴的直径相差不大的情况，如果轴的直径为d
 ，齿轮齿根圆的直径为d
 f
 ，则当d
 f
 -d
 ≤（6～7）m
 n
 时，应采用这种结构。而当d
 f
 -d
 ＞（6-7）m
 n
 时，采用齿轮与轴分开为两个零件的结构，如低速轴与大齿轮。此时齿轮与轴的周向固定采用平键连接，轴上零件利用轴肩、轴套和轴承盖作轴向固定。

图11-21中两轴均采用了单列向心球轴承。这种组合用于承受径向载荷和不大的轴向载荷的情况。当轴向载荷较大时，应采用向心推力轴承或向心轴承与推力轴承的组合结构。图中轴承是利用齿轮旋转时溅起的稀油，进行润滑。箱座中油池的润滑油，被旋转的齿轮溅起飞溅到箱盖的内壁上，沿内壁流到分箱面坡口后，通过导油槽流入轴承。当浸油齿轮圆周速度v
 ≤2m/s时，应采用润滑脂润滑轴承，为避免可能溅起的稀油冲掉润滑脂，可采用挡油环将其分开。为防止润滑油流失和外界灰尘进入箱内，在轴承端盖和外伸轴之间应装有密封元件。

2.箱体

箱体是减速器的重要组成部件，它是传动零件的基座，应具有足够的强度和刚度。箱体通常用灰铸铁制造，灰铸铁具有很好的铸造性能和减振性能。对于重载或有冲击载荷的减速器也可以采用铸钢箱体。单件生产的减速器，为了简化工艺、降低成本，可采用钢板焊接的箱体。

为了便于轴系部件的安装和拆卸，箱体制成沿轴心线水平剖分式。上箱盖和下箱体用螺栓连接成一体。轴承座的连接螺栓应尽量靠近轴承座孔，而轴承座旁的凸台，应具有足够的承托面，以便放置连接螺栓，并保证旋紧螺栓时需要的扳手空间。为保证箱体具有足够的刚度，在轴承孔附近加支撑筋。为保证减速器安置在基础上的稳定性并尽可能减少箱体底座平面的机械加工面积，箱体底一般不采用完整的平面。图中减速器下箱座底面是采用两纵向长条形加工基面。

3.减速器附件

为了保证减速器的正常工作，除了对齿轮、轴、轴承组合的箱体的结构设计给予足够的重视外，还应考虑到减速器润滑油池注油、排油、检查油面高度、加工及拆装检修时箱盖与箱座的精确定位、吊装等辅助工作，零件和部件的合理选择和设计。减速器附件主要有以下几种：

（1）检查孔

为检查传动零件的啮合情况，并方便向箱内注入润滑油，应在箱体的适当位置设置检查孔。图11-21中检查孔设在上箱盖顶部能直接观察到齿轮啮合部位处。平时，检查孔的盖板用螺钉固定在箱盖上。

（2）通气器

减速器工作时，箱体内温度升高，气体膨胀，压力增大。为使箱内热胀空气能自由排出，以保持箱内、外压力平衡，不致使润滑油沿分箱面或轴伸密封件等其他缝隙渗漏，通常在箱体顶部装设通气器。

（3）轴承盖

为固定轴系部件的轴向位置并承受轴向载荷，轴承座孔两端用轴承盖封闭。图中的轴承盖为凸缘式轴承盖，利用六角螺栓固定在箱体上，外伸轴处的轴承盖是通孔，其中装有密封装置，凸缘式轴承盖的优点是拆装、调整轴承方便，但和嵌入式轴承盖相比，零件数目较多、尺寸较大、外观不平整。

（4）定位销

为保证每次拆装箱盖时，仍保持轴承座孔制造加工时的精度，应在精加工轴承孔前，在箱盖与箱座的连接凸缘上配装定位销。图中采用的两个定位圆锥销，安置在箱体纵向两侧连接凸缘上，对称箱体应呈非对称布置，以免错装。

（5）油面指示器

检查减速器内油池油面的高度，经常保持油池内有适量的油，一般在箱体便于观察、油面较稳定的部位，装设油面指示器，图中采用的油面指示器是油标尺。

（6）放油塞

为了方便换油，应在箱座底部、油池的最低位置处开设放油孔，平时用螺塞将放油孔堵住。放油螺塞和箱体接合面间应加防漏用的垫圈。

（7）启箱螺钉

为加强密封效果，通常在装配时于箱体剖分面上涂以水玻璃密封胶，因而在拆卸时往往因胶结接紧密难于开盖。为此常在箱盖连接凸缘的适当位置，加工出1～2个螺孔，旋入启箱用的圆柱端或平端的启箱螺钉。旋动启箱螺钉便可将上箱顶起。启箱螺钉的大小可同于凸缘连接螺栓。

（8）起吊装置

当减速器重量超过25kg时，为了便于搬运，在箱体设置起吊装置，如在箱体上铸出吊耳或吊钩等。图中上箱盖装有两个吊环螺钉，下箱座铸出四个吊钩。

本章小结

1.基本要求

掌握齿轮系的主要类型，定轴齿轮系和行星齿轮系传动比的计算方法；了解齿轮系的主要应用；了解普通减速器的类型和结构。

2.重点内容学习提示

① 对于平面行星齿轮系和空间齿轮系，要理解其空间结构。

② 关于行星齿轮系传动比的计算方法。在行星齿轮系中由于存在既有公转又有自转的行星轮，因此直接计算很困难。为了用我们已经会的定轴齿轮系传动比的计算方法解决此问题，我们需要将行星齿轮系转变为定轴齿轮系。因此，假想给行星齿轮系加一个与行星架的转速n
 H
 大小相等、方向相反的公共转速（-n
 H
 ），则行星架H变为静止，而各构件间的相对运动关系不变化。于是，所有齿轮的几何轴线位置都固定不动，得到了假想的定轴齿轮系。这种假想的定轴轮系称为原行星齿轮系的转化轮系。

注意：转化轮系中各齿轮的转速发生了变化。因此，对于行星齿轮系，先假定转臂不动，然后按定轴齿轮系的计算方法计算，但注意首轮和末轮的转向关系，转向相反时需要加“-”号。

③ 计算混合齿轮系传动比的核心问题是区别轮系中的定轴齿轮系部分和行星齿轮系部分。解决问题的关键是找出行星轮，然后找出和行星轮啮合的中心轮，由这部分组成的就是行星齿轮系，其余的是定轴齿轮系。

思考题及练习题

11.1　定轴齿轮系与行星齿轮系的主要区别是什么？

11.2　在含有惰轮的齿轮系中，“因为惰轮的齿数并不影响传动比的数值，所以可取大于17的任意整数”的说法是否正确？为什么？

11.3　定轴齿轮系中齿轮啮合传动的转向关系规律，是否适合于行星齿轮系的转化齿轮系？为什么？

11.4　是行星齿轮系中G、K两轮间的传动比吗？为负值，是否说明G、K两轮的转向相反？

11.5　在销轴式等速输出机构中，销轴直径d
 x
 、销孔直径d
 k
 与行星架H的偏距e
 之间应满足什么关系？

11.6　标注图11-22所示定轴齿轮系中蜗轮6的转向。

11.7　图11-23所示齿条运行机构，已知z
 1
 =18，z
 2
 =32，z
 3
 =21，齿轮的模数m
 =3 mm，若主动轮1的转速n
 1
 =60r/min，试求齿条4的运行速度v
 4
 。


图11-22　习题11.6图




图11-23　习题11.7图



11.8　某车床的行星减速带轮如图11-24所示，带轮H为输入构件，中心轮4与主轴相连为输出构件。已知各轮的齿数z
 1
 =z
 3
 =26，z
 2
 =z
 4
 =27，求齿轮系的传动比i
 H4
 。

11.9　图11-25所示为车床尾架套筒的进给机构，手轮A为输入构件，带动套筒的螺杆B为输出构件。A处于图示位置时，B作慢速进给：A处于与内齿轮4啮合位置时，B作快速退回。已知z
 1
 =z
 2
 =z
 4
 =16，z
 3
 =48。单线螺杆B的螺距P
 =4 mm，求手轮转动1周时，螺杆慢速移动和快速退回的距离各为多少？


图11-24　习题11.8图




图11-25　习题11.9图



11.10　在图11-26所示齿轮系中，已知z
 1
 =48，z
 2
 =42，z
 2′
 =14，z
 3
 =20，n
 1
 =68r/min（↑），n
 3
 =40r/min（↓），求n
 H
 的数值及转向。

11.11　图11-27所示为自行车里程表机构，C
 为轮胎，有效直径D
 =0.7m。已知车行驶1km时，里程表指针P
 刚好转动1周。已知z
 1
 =17，z
 3
 =23，z
 4
 =19，z
 4′
 =20，z
 5
 =24。求z
 2
 为多少？


图11-26　习题11.10图




图11-27　习题11.11图



11.12　某螺旋浆飞机主减速器的行星齿轮系如图11-28所示，已知z
 1
 =26，z
 2
 =20，z
 3
 =z
 6
 =66，z
 4
 =30，z
 5
 =18，轮1的转速n
 1
 =15000r/min，转向如图所示。求n
 P
 和n
 Q
 的大小和方向。


图11-28　习题11.12图




第12
 章　轴与轮毂连接


【本章导读】


机器上的传动零件，如带轮、齿轮、联轴器等都必须用轴来支承才能正常工作，因此，轴是机械中不可缺少的重要零件。轴的主要功能是支承旋转零件、传递转矩和运动。本章将讨论轴的类型、结构设计和轮毂连接（轴与轮毂的连接），重点是轴的设计问题，包括轴的结构设计和强度计算。

12.1　轴的分类

1.按轴受的载荷和功用的不同进行分类

按轴受的载荷和功用的不同，轴可分为心轴、传动轴和转轴。

（1）心轴

心轴是指只承受弯矩不承受扭矩的轴，主要用于支承回转零件。如车辆轴（参见图12-1）和滑轮轴等。


图12-1　心轴（铁路车辆轮轴）



（2）传动轴

传动轴是指只承受扭矩不承受弯矩或承受很小弯矩的轴，主要用于传递转矩，如图12-2所示汽车的传动轴。


图12-2　传动轴



（3）转轴

转轴是指工作时既承受弯矩又承受扭矩的轴。转轴既支承零件又传递转矩，如图12-3所示。


图12-3　转轴



2.按轴线形状的不同进行分类

按轴线形状的不同，轴可分为直轴、曲轴和挠性轴。

（1）直轴

直轴用于一般的机械传动中，按其外形不同可分为光轴和阶梯轴等。其中，光轴形状简单、加工容易、应力集中源少，主要用作传动轴；阶梯轴（参见图12-4）中各轴段截面的直径不同，便于轴上零件的装拆和固定，在机械中最为常见。另外，在实际应用中，有时为了减轻重量或满足某种使用要求（如中空部分可用作供料或润滑油等的通道），将轴制成空心轴。

（2）曲轴

曲轴主要用于需要将回转运动和往复直线运动进行相互转换的机械结构中，如图12-5所示。该曲轴是一种专用零件，在活塞式动力机械、曲轴压力机、空气压缩机等机械中最为常见。

（3）挠性轴

挠性轴是由几层紧贴在一起的钢丝层构成的，可将转矩和回转运动传递到空间任一位置，具有良好的挠性，常用于医疗器械、汽车里程表、插入式振动器和手持电动工具等设备中，如图12-6所示。


图12-4　阶梯轴




图12-5　曲轴




图12-6　挠性轴



12.2　轴的结构设计

轴的结构设计就是确定轴的形状和尺寸，这与轴上零件的安装、拆卸、定位及加工工艺有着密切的关系。进行轴的结构设计首先要分析轴上零件的定位、固定以及轴的结构工艺性等。

对轴的结构设计的基本要求是：

① 轴和轴上的零件定位准确、固定可靠。

② 轴上零件便于调整和装拆。

③ 良好的制造工艺性。

④ 形状、尺寸应尽量减小应力集中。

⑤ 为了便于轴上零件的装拆，将轴制成阶梯轴。

12.2.1　轴的各部分名称

轴通常由轴头、轴颈、轴身、轴肩和轴环等组成。其中，轴头是与回转零件相配合的部分，通常轴头上开有键槽，如图12-7所示；轴颈是与轴承配合的部分，其上装有轴承；轴身是连接轴头和轴颈的部分；轴肩和轴环是阶梯轴截面变化的部位，对轴起轴向定位作用，其中直径尺寸两边都变化的称为轴环。


图12-7　轴的结构



12.2.2　零件在轴上的固定

为了防止轴上零件受力时发生沿轴向或周向的相对运动，必须对其进行必要的轴向或周向定位，以保证其有准确的工作位置。

1.轴向固定

零件在轴上的轴向定位是为了保证零件有确定的工作位置，防止零件沿轴向移动并承受轴向力。零件的轴向定位方式有很多种，常见的有以下几种：

（1）轴肩和轴环

轴肩和轴环是阶梯轴上截面变化的部位，它对轴上的零件起轴向定位的作用。该方法简单，单向定位可靠。为了使轴上零件的端面能与轴肩紧贴，轴肩的圆角半径R
 必须小于零件孔端的圆角半径R
 1
 或倒角C
 1
 ，如图12-8（a）所示；否则，无法紧贴，定位不准确，如图12-8（b）所示。轴肩或轴环的高度h
 必须大于R
 1
 或C
 1
 。轴环与轴肩尺寸h
 =（0.07d
 +3）～（0.1d
 +5）mm，轴环宽度b
 ≈1.4h
 。


图12-8　轴肩和轴环



零件孔端圆角半径R
 1
 和倒角C
 1
 的数值如表12-1所示。


表12-1　零件孔端圆角半径R
 1
 和倒角C
 1


注：本表摘自GB/T6403.4―2008。



（2）轴端挡圈和圆锥面

当轴上零件位于轴端时，可用轴端挡圈和轴肩、圆锥面与轴端挡圈联合使用，对零件进行双向固定，如图12-9所示。该方法简单可靠、拆装方便，多用于承受剧烈振动和冲击的场合。


图12-9　轴端挡圈和圆锥面



（3）定位套筒和圆螺母

定位套筒（参见图12-10）用于轴上两零件的距离较小的场合，结构简单，定位可靠。圆螺母（参见图12-11）用于轴上两零件距离较大的场合，由于需要在轴上切制螺纹，因此对轴的强度影响较大。

（4）弹性挡圈和紧定螺钉

弹性挡圈和紧定螺钉的固定方法如图12-12和图12-13所示，常用于轴向力较小的场合。

2.周向固定

周向定位的目的是为了传递转矩，并防止轴上零件与轴发生相对转动。常用的周向固定的定位方式有键连接、过盈配合连接、锥销连接和成形连接等，如图12-14所示。


图12-10　定位套筒




图12-11　圆螺母




图12-12　弹性挡圈




图12-13　紧定螺钉




图12-14　周向固定的形式



键连接和圆锥销连接将在第12.5节中详细讲解，此处不再赘述；过盈配合是利用轴和零件轮毂孔之间的配合过盈量来连接的，能同时实现周向和轴向固定，结构简单，对中性好，对轴削弱小，但装拆不便；成形连接是利用非圆柱面与轮毂孔配合，对中性好，工作可靠，但制造困难，应用较少。

12.2.3　轴的结构工艺性

① 阶梯轴便于装拆。轴上磨削和车螺纹的轴段应分别设有砂轮越程槽（参见图12-15（a））和螺纹退刀槽（参见图12-15（b））。


图12-15　砂轮越程槽和螺纹退刀槽



② 轴上沿长度方向开有几个键槽时，应将键槽安排在轴的同一母线上。同一根轴上所有圆角半径和倒角的大小应尽可能一致，以减少刀具规格和换刀次数。

③ 使轴上零件容易装拆，轴端和各轴段端部都应有45°的倒角。

④ 为便于加工定位，轴的两端面上应做出中心孔。

12.2.4　提高轴的疲劳强度

轴大多在变应力条件下工作，结构设计时应减少应力集中，以提高轴的疲劳强度。由于轴截面尺寸突变处会造成应力集中，所以应减小阶梯轴相邻两段的轴径，且轴径变化处的过渡圆角半径不宜过小。尽量不在轴面上切制螺纹和凹槽以免引起应力集中。此外，提高轴的表面质量，降低表面粗糙度，采用表面碾压、喷丸和渗碳淬火等表面强化方法，均可提高轴的疲劳强度。

12.3　轴的材料及选择

由前面讲解的知识可知，轴主要承受弯矩和扭矩，轴的失效形式是疲劳断裂，因此轴的材料应具有足够的强度、韧性和耐磨性。

1.碳素钢

优质碳素钢具有较好的机械性能，对应力集中敏感性较低，价格便宜，应用广泛。优质碳素钢有35、45、50钢等。其中以45钢应用最广。为保证轴材料的力学性能，应对轴材料进行调质或正火处理。有耐磨性要求的轴段，应进行表面淬火及低温回火处理。轻载或不重要的轴，使用普通碳素钢Q235、Q275等。

2.合金钢

合金钢具有较高的机械性能，对应力集中比较敏感，淬火性较好，热处理变形小，价格较贵，多用于要求重量轻和轴颈耐磨性的轴。例如，对要求在高速、高温重载下工作的汽轮发电机轴可采用27Cr2Mo1V、38CrMoAlA等；滑动轴承的高速轴可采用20Cr、20CrMnTi等。

3.球墨铸铁

球墨铸铁吸振性和耐磨性好，对应力集中敏感低，价格低廉，使用铸造方法可制成外形复杂的轴，如内燃机中的曲轴。

轴的常见材料及其主要力学性能如表12-2所示。


表12-2　常用材料及机械性能



12.4　轴的设计与计算

为了满足使用要求，并防止轴的疲劳断裂，设计轴时应根据使用条件对轴进行设计计算。

12.4.1　按扭转强度计算

开始设计轴时，通常还不知道轴上零件的位置及支点位置，无法确定轴的受力情况，只有待轴的结构设计基本完成之后，才能对轴进行受力分析及强度、刚度等校核计算。因此，一般在进行轴的结构设计前应先按纯扭转受力情况对轴的直径进行估算。

设轴在转矩T
 的作用下产生剪应力τ。对于圆截面的实心轴，其扭转强度条件为



轴的设计计算公式为



式中：τ———轴的剪应力，单位为MPa；


T
 ———轴所传递的转矩，单位为N·mm；


W
 ———轴的抗扭截面模量，单位为mm3
 ；

［τ］———轴的许用切应力，单位为MPa；


d
 ———轴的直径，单位为mm；


P
 ———轴所传递的功率，单位为kW；


n
 ———轴的转速，单位为r/min。


C
 ———由轴的材料和受载情况所决定的常数，其值如表12-3所示。


表12-3　轴常用材料的［τ］值和C
 值


注：当作用在轴上的弯矩比转矩小或只受转矩时，C
 取较小值，否则C
 取较大值。




按式（12-2）计算出的直径值，需圆整为标准直径。当轴截面上有一个键槽时，轴径应增大3%～5%；有两个键槽时，应增大7%～10%，然后再圆整为标准直径，标准直径可查附表1（GB/T2822—2005）。

12.4.2　按弯扭合成强度计算

完成轴的结构设计后，对于既承受弯矩M
 又传递转矩T
 的转轴，可根据弯矩和转矩的合成强度来进行轴危险截面的强度校核。进行强度计算时，我们通常把轴当作置于铰链支座上的梁，作用于轴上零件的力作为集中力，其作用点取零件轮毂宽度的中点。其具体的计算步骤如下：

（1）作轴的受力简图

将轴上作用力分解为水平面分力和垂直面分力，并求出水平面和垂直面上的支反力。轴承处支承反力作用点的位置，要根据轴承的类型和布置方式确定（参见图12-16）。如果轴上的载荷不在同一平面内，需求出两个互相垂直平面的支承反力，即水平面和垂直面的支承反力。


图12-16　轴承的类型和布置方式



（2）作弯矩图

根据受力简图分别作出水平面的弯矩（M
 H
 ）图和垂直面的弯矩（M
 V
 ）图，求出合成弯矩M
 并作合成弯矩图。



（3）作轴的扭矩图

计算转矩T
 ，并绘制转矩图。

（4）作当量弯矩图

根据已作出的合成弯矩图和扭矩图，按第三强度理论计算各剖面上的当量弯矩M
 e
 ，并作当量弯矩图。其当量弯矩M
 e
 的计算公式为



式中：α———考虑弯曲应力与扭转剪应力循环特性的不同而引入的修正系数。通常弯曲应力为对称循环变化应力，而扭转剪应力随工作情况的变化而变化。对于不变的扭矩，α=［σ-1b
 ］/［σ+1b
 ］≈0.3；对于脉动循环变化的扭矩，α=［σ-1b
 ］/［σ0b
 ］≈0.6；对于对称循环变化的扭矩，α=1。其中，［σ-1b
 ］、［σ0b
 ］、［σ+1b
 ］分别为对称循环、脉动循环及静应力状态下的许用弯曲应力，其值如表12-4所示。


表12-4　轴的许用弯曲应力



（5）轴的强度计算

求出危险截面的当量弯矩后，按强度条件计算



式中：W
 ———轴的危险截面的抗弯截面系数，W
 =0.1d3
 ，单位为mm3
 。

12.4.3　轴的刚度计算概念

轴的刚度主要是弯曲刚度和扭转刚度。其中，弯曲刚度是轴在弯矩作用下产生的弯曲变形，其变形量用挠度y
 和偏转角θ来度量；扭转刚度是在扭矩作用下产生的扭转变形，其变形量用扭转角φ来度量。

如果轴的刚度不够，将会影响机器的正常工作。例如，轴的刚度不够会使轴承产生不均匀的磨损；机床主轴刚度不够，将影响机床的精度等。因此，设计时必须根据轴的不同用途限制其变形量。即

y≤［y］，θ≤［θ］，φ≤［φ］

式中：［y］、［θ］、［φ］———分别为许用挠度、许用偏转角和许用扭转角，其值参考机械手册。

【例12-1】用于带式运输机的单级斜齿圆柱齿轮减速器的低速轴。已知电动机输出的传动功率P
 =15kW，从动齿轮转速n
 =280r/min，从动齿轮分度圆直径d
 =320 mm，齿轮轮毂长度l
 =80 mm，选用LX4联轴器。试设计减速器的从动轴的结构和尺寸。

【解】

1.选择轴的材料并确定许用应力

选用45钢，调质处理，查表12-2取强度极限σb
 =650MPa，查表12-4取许用弯曲应力［σ-1b
 ］=60 MPa（插值计算）。

2.按扭转强度估算轴径

查表12-3取材料系数C
 =112。又由式（12-2）可得



由于轴的截面上有一个键槽，将直径增大3%～5%，则


d
 =42.2×（103%～105%）=43.5～44.3mm

查附表1，取标准值d
 =45 mm，即轴的最小直径。

3.轴的结构设计

（1）轴上零件的定位和固定

单级减速器采用阶梯轴，可将轴装配在箱体中央，与两轴承对称分布，先装配齿轮，左面用轴肩定位，右面用套筒轴向固定，齿轮靠平键实现周向固定。左轴承用轴肩和轴承盖固定，右轴承用套筒和轴承盖固定，两轴承采用过盈配合实现周向固定。联轴器装配在轴的右端，采用平键作周向固定，轴肩作轴向固定。

（2）确定轴的各段直径和长度

轴的外伸端直径d
 1
 =45 mm，其长度应比装LX4型联轴器轴孔长度（84 mm）稍短（查附表5），取为80mm。

第Ⅱ段轴安装轴承盖和密封圈，密封圈（毡圈）为标准件，取d
 2
 =50 mm，该段长度应根据轴承盖的结构（具体参考机械设计手册）来确定。

第Ⅲ段主要安装轴承，该处直径d
 3
 =55 mm，初选深沟球轴承6311，其内径为55 mm，宽度为B
 =29mm。右轴承右端处留2～5mm距离；

第Ⅳ段（装齿轮处）的直径d
 4
 取为d
 4
 =60 mm，轴头的长度L
 4
 =（80-2）=78 mm。齿轮与箱体之间应有一定的距离（一般Δ1
 =15～20mm），轴承的端面与箱体内壁也应有一定的距离（一般Δ2
 =5～10mm）。

因此，第Ⅲ轴段的长度为L
 3
 =Δ1
 +Δ2
 +B
 +（2～5）=15+10+29+（2～5）=56～59mm，取L
 3
 =56mm。套筒长度为Δ1
 +Δ2
 =15+10=25mm。

轴环（第Ⅴ段）直径d
 5
 =d
 4
 +2h
 =60+2×0.07d
 4
 =68.4 mm，取轴环直径为75 mm，轴环宽度取为10mm。

第Ⅵ段考虑轴承装拆，查标准可知该段直径取为65mm。左轴承处直径同右轴承，取为55 mm，长度为29 mm（不含倒角长度）。

（3）绘制轴的结构设计草图

轴的结构设计草图如图12-17所示，计算轴承间的跨度


L
 =l
 +2Δ1
 +2Δ2
 +B
 =80+30+20+29=159mm


图12-17　绘制轴的结构设计草图



4.按弯扭组合强度校核轴的强度

（1）绘制轴受力简图

轴的受力简图如图12-18所示。

转矩



齿轮切向力



齿轮径向力



齿轮轴向力



水平面（H面）支座反力


C
 点弯矩

垂直平面（V面）支座反力

对B
 点取矩





对A
 点取矩






C
 点弯矩




图12-18　受力简图





（2）绘制合成弯矩图



（3）绘制扭矩图


T
 =511554N
 ·mm

（4）绘制当量弯矩图

因减速器单向运转，故可认为转矩按脉动循环变化，取α=0.6，则有



（5）校核危险截面的强度



由上式可知强度足够。

5.绘制轴的工作图（略）

12.5　轴毂连接

常见的轴毂连接有键连接、花键连接和销连接等。轴毂连接主要用来实现轴和轮毂（如齿轮、带轮等）之间的周向固定，并用来传动运动和转矩，有些还可以实现轴上零件的轴向固定或轴向移动（导向）。固定方式的选择主要是根据零件所传递转矩的大小和性质、轮毂与轴的对中精度要求、加工的难易程度等因素来进行。

12.5.1　键连接

键连接主要用于轴和轴上零件的周向固定并传递转矩；有的兼作轴上零件的轴向固定或轴向滑动。

1.键连接的类型

键可分为平键、半圆键、楔键和切向键等类型，其中以平键最为常用。

（1）平键连接

平键的上表面与轮毂键槽顶面留有间隙，依靠键与键槽间的两侧面挤压力F来传递转矩T。平键制造容易、装拆方便、对中较好，用于传动精度要求较高的场合。

根据用途的不同，平键连接可分为以下三种：

　普通平键连接
 ：主要用于静连接。普通平键的主要尺寸是键长L、键宽b和键高h。端部形状有圆头（A型）、平头（B型）和单圆头（C型）三种（参见图12-19），其中，C型键用于轴端。A型、C型键的轴上键槽用端铣刀切制，对轴应力集中较大。B型键的轴上键槽用盘铣刀铣出，轴上应力集中较小。

　导向平键连接
 ：当零件需要作轴向移动时，可采用导向平键连接（参见图12-20）。导向平键较普通平键长，为防止键体松动，用两个螺钉将其固定在轴上，其中部制有起键螺钉。

　滑键连接
 ：滑键与轴上的零件固定为一体，工作时二者一起沿长长的轴槽滑动，适用于轴上零件移动距离较大的场合（参见图12-21）。

（2）半圆键连接

半圆键的两个侧面为半圆形，放置在半圆形的轴槽内，如图12-22所示。工作时半圆键靠两侧面受挤压传递转矩，键在轴槽内可绕其几何中心摆动，以适应轮毂槽底部的斜度。半圆键连接装拆方便，但对轴的强度削弱较大，主要用于轻载场合。


图12-19　普通平键连接




图12-20　导向平键连接




图12-21　滑键连接




图12-22　半圆键连接



（3）楔键连接

键的上表面和轮毂槽底面均制成1∶100的斜度，如图12-23所示。工作时，键的上下表面为工作面，装配时将键用力打入槽内，使轴与轮毂之间的接触面产生很大的径向压紧力，转动时靠接触面的摩擦力来传递转矩及单向轴向力。

楔键分为普通楔键和钩头楔键两种。其中，钩头楔键与轮毂端面之间应留余地，以便拆卸。楔键的定心性差，在冲击、振动或变载荷下，连接容易松动。适用于不要求准确定心、低速运转的场合。


图12-23　楔键连接



（4）切向键连接

当轴径d
 ＞100mm且传递较大转矩时，可采用由一对普通楔键组成的切向键连接，如图12-24所示。切向键连接的工作原理与楔键相同，即依靠键的楔紧力传递转矩。切向键连接定心性差，适用于不要求准确定心、低速运转的场合。


图12-24　切向键连接



2.平键连接的选择和强度计算

（1）平键连接的选择

平键的选择主要是选择平键的类型和尺寸。其中，平键的类型应根据具体的工作要求和使用条件而定；平键的尺寸应首先根据轴的直径d
 从标准（参见表12-5）中选取平键的宽度b
 和高度h
 ；然后根据轮毂的宽度B
 来确定键长L
 ，一般键的长度应略小于轮毂的长度，且键长L
 应符合标准中规定的长度系列（参见表12-5）。

（2）平键连接的强度计算

实践证明，普通平键连接的主要失效形式是键、轴和轮毂中强度较弱的工作表面被压溃，除非有严重过载，一般不会出现键的剪断。而导向平键和滑键连接的主要失效形式是工作面的过度磨损。因此，对普通平键只需校核其挤压强度，而对导向平键和滑键则通过限制其压强来控制磨损。本节主要介绍普通平键的强度计算。

普通平键的受力分析如图12-25所示，普通平键的挤压应力条件为



式中：l
 ———键的工作长度，单位为mm，对于A型键，l
 =L-b
 ；对于B型键，l
 =L；对于C
 型键，
 l=L-b
 /2；


T
 ———传递的转矩，单位为N·mm；


d
 ———轴的直径，单位为mm；


表12-5　普通平键和键槽的尺寸（摘自GB/T1095—2003、GB/T1996—2003）




h
 ———键的高度，单位为mm；

［σe
 ］———键、轴和轮毂中挤压强度最低的材料的许用应力，单位为N/mm2
 ，其值如表12-6所示。


图12-25　平键的受力分析




表12-6　材料的许用应力



如果校核结果表明连接的强度不够，则可采取以下措施：

　适当增大键和轮毂的长度，但键长不宜超过2.5d
 。否则，载荷沿键长的分布将很不均匀。

　两个键相隔180°布置，考虑到载荷在两个键上分布的不均匀性，双键连接的强度按1.5个键计算。

12.5.2　花键连接

花键连接是由轮毂和轴通过周向均布的多个键齿构成的连接，如图12-26所示。工作时花键依靠齿侧的挤压传递转矩。由于是多齿传递载荷，所以花键连接比平键连接具有承载能力高、对轴削弱程度小（齿浅、应力集中小）、定心好和导向性能好等优点。花键连接主要应用于定心精度要求高、载荷大或经常滑移的连接。

花键已标准化，按齿廓的不同，花键可分为矩形花键和渐开线花键。

1.矩形花键连接

矩形花键的形状为矩形（参见图12-27），易于加工，且花键轴和滑键孔均可通过磨销得到较高的定心精度和稳定性，因此应用较为广泛。

2.渐开线花键连接

渐开线花键的齿廓为渐开线（参见图12-27），可用加工齿轮的方法来获得齿形，因而工艺性好，其压力角与齿轮不同，分别为30°和45°。与矩形花键相比，渐开线花键具有自动定心，齿面接触好，应力集中小，承载能力大，寿命长等优点，一般用于载荷较大、定心精度要求较高以及尺寸较大的连接。


图12-26　花键




图12-27　花键齿形



12.5.3　销连接

销连接是用销将被连接件连成一体的可拆卸连接。销主要用来固定零件之间的相对位置，是组合加工和装配时的重要辅助零件；销也可用于轴和毂的连接或其他零件的连接，并可传递不大的载荷。

销的材料一般用强度极限不低于500～600MPa的碳素结构钢（如35钢和45钢）。销已标准化，类型很多，常用的有圆柱销、圆锥销和异形销等，如图12-28所示。其中，圆柱销靠微量的过盈配合固定在孔中，它不宜经常装拆，否则会降低定位精度和连接的紧固性；圆锥销具有1∶50的锥度，安装方便，且多次装拆对定位精度的影响不大，应用较广；异形销具有许多特殊形式，常与螺母配合使用，工作可靠，主要用于有冲击的连接。


图12-28　销连接



本章小结

1.基本要求

了解轴的分类，掌握轴的结构设计，熟悉轴的强度计算方法。了解轮毂连接的方法，掌握平键连接的设计计算。

2.重点内容学习提示

① 定位和固定是两个不同的概念。定位是指零件在轴上有确定的相对位置，即两个零件的定位面必须可靠接触；固定是指零件连接可靠。

② 周向固定方法中，键连接最为常用；过盈配合用于轴承等标准件连接或不宜开键的场合，如机车车辆轴等；锥销连接和成形连接应用较少。

③ 键和花键主要用于轴和带有轴毂的零件（如齿轮、蜗轮）实现周向固定以传递转矩的轴毂连接，有的键还兼有轴向固定和轴向移动的作用。销主要用来固定零件的相互位置。销连接通常只传递少量载荷，销还可用作安全装置。

思考题及练习题

12.1　曲轴可以将旋转运动变为直线往复运动吗？

12.2　轴的直径都要符合标准直径系列，轴颈的直径尺寸也一样，而且与轴承内孔的直径无关。对吗？

12.3　用轴肩或轴环可以对轴上零件作轴向固定吗？

12.4　圆螺母也可以对轴上零件作周向固定吗？

12.5　轴肩或轴环的过渡圆角半径是否应小于轴上零件轮毂的倒角高度？

12.6　零件的功用有：① 连接；② 传递运动；③ 控制运动；④ 传递动力；⑤ 支撑；⑥ 缓冲；⑦ 密封等。轴的功用占其中的几条。

12.7　汽车下部变速器与后桥间的轴是否为传动轴？

12.8　轴上零件的轴向固定方法有：① 轴肩和轴环；② 圆螺母与止动垫圈；③ 套筒；④轴端挡圈和圆锥面；⑤ 弹性挡圈、紧定螺钉或销钉等。当受轴向力较大时，可采用几种方法？

12.9　若轴上的零件利用轴肩来轴向固定，轴肩的圆角半径R与零件轮毂孔的圆角半径R
 1
 或倒角C
 1
 的关系如何？

12.10　为了便于拆卸滚动轴承，轴肩处的直径d
 （或轴环直径）与滚动轴承内圈外径D
 1
 应保持何种关系？

12.11　已知齿轮材料为45钢，轮毂宽度为50 mm，轴的直径d
 =30 mm，传递的功率P
 =4kW，转速n
 =690r/min，载荷平稳，试选择齿轮与轴连接的普通平键。

12.12　验算直齿圆柱齿轮减速器中一轴与齿轮配合处的强度。已知：传递的功率P
 =4kW，转速n
 =690r/min，齿轮的圆周力F
 t
 =1100N，径向力F
 r
 =400N，轴与轮毂配合处的直径d
 =30 mm，两轴承（向心轴承）支座间的跨距L
 =100 mm，轴的材料为45号钢调质处理。


第13
 章　轴承


【本章导读】


在各种机器设备中广泛使用着轴承。轴承的主要作用是支承轴及轴上零件，减少轴与支承之间的摩擦和磨损，保证轴的旋转精度。在本章中主要介绍轴承的组成、类型，滚动轴承类型的选择、组合设计等内容。滑动轴承仅作一般介绍。

根据工作面摩擦性质的不同（参见图13-1），轴承可分为滑动轴承（参见图13-2，轴瓦内表面和轴接触）和滚动轴承（参见图13-3）。其中，滑动轴承具有工作平稳、无噪声、径向尺寸小、耐冲击和承载能力大等优点；滚动轴承工作时，滚动体与套圈是点、线接触，为滚动摩擦，其摩擦和磨损较小。滚动轴承是标准零件，可批量生产，成本低，安装方便，所以广泛应用于各种机械上。


图13-1　摩擦类型

（a）滑动摩擦（b）滚动摩擦




图13-2　滑动轴承




图13-3　滚动轴承



13.1　滚动轴承的组成及类型

13.1.1　滚动轴承的组成

滚动轴承的结构如图13-4所示，它由内圈1、外圈2、滚动体3和保持架4组成。内圈装在轴颈上，与轴一起转动。外圈装在机座的轴承孔内，一般不转动。滚动轴承的内、外圈上设置有滚道，当内、外圈相对旋转时，滚动体沿着滚道滚动，保持架使滚动体均匀分布在滚道上，减少滚动体之间的碰撞和磨损。滚动体的形状多种多样，常见的有球形、圆柱滚子、滚针、圆锥滚子、球面滚子等，如图13-5所示。


图13-4　滚动轴承的结构




图13-5　滚动体的形状



13.1.2　滚动轴承的主要类型

滚动轴承有多种分类方式，主要的分类方式有以下几种。

1.按轴承所能承受载荷的方向或公称接触角α的大小进行分类

按所能承受载荷的方向或公称接触角α的大小（参见表13-1），滚动轴承可分为向心轴承和推力轴承。




公称接触角α是滚动体与外圈接触处的公法线与垂直于轴承轴心线的径向平面之间的夹角，它是滚动轴承的一个重要参数。



（1）向心轴承

向心轴承可分为径向接触轴承和向心角接触轴承。其中，径向接触轴承的公称接触角α=0°，主要承受径向载荷，有些可承受较小的轴向载荷；向心角接触轴承的公称接触角α=0°～45°，可同时承受径向载荷和轴向载荷。

（2）推力轴承

推力轴承可分为推力角接触轴承和轴向接触轴承。其中，推力角接触轴承的公称接触角α=45°～90°，主要承受轴向载荷，可承受较小的径向载荷；轴向接触轴承的公称接触角α=90°，只能承受轴向载荷。


表13-1　公称接触角α



2.其他分类方式

除了上述分类方式外，还可按照下列方式进行分类。

　按滚动体的形状，滚动轴承可分为球轴承和滚子轴承。其中，球轴承的滚动体与滚道表面为点接触；滚子轴承的滚动体与滚道表面为线接触。在外廓尺寸相同的条件下，滚子轴承的承载能力和耐冲击能力好于球轴承，但球轴承摩擦小、高速性能好。

　按工作时能否调心，滚动轴承可分为调心轴承和非调心轴承。其中，调心轴承可允许轴有较大的偏位角。

　按安装轴承时其内、外圈是否可分别安装，滚动轴承可分为分离轴承和不可分离轴承等。

常见的滚动轴承的类型、代号及特性如表13-2所示。


表13-2　常用滚动轴承的部分类型、代号及特性简表




续表13-2



13.2　滚动轴承的代号

滚动轴承代号是表示其结构、尺寸、公差等级和技术性能等特征要求的产品符号，由字母和数字组成。按照GB/T272—1993规定，滚动轴承代号按顺序由前置代号、基本代号和后置代号组成，其表达方式如表13-3所示。


表13-3　滚动轴承代号的构成



13.2.1　基本代号

基本代号表示轴承的基本类型、结构和尺寸，是轴承代号的基础，它由基本类型代号、尺寸系列代号和内径代号三部分组成。

1.类型代号

类型代号用数字或大写拉丁字母表示，如表13-4所示。


表13-4　一般滚动轴承的类型代号



2.尺寸系列代号

尺寸系列代号由轴承的宽（高）度系列和直径系列代号组成，如表13-5所示。宽（高）度系列在前，直径系列在后，宽度系列代号为“0”时可省略（调心滚子轴承和圆锥滚子轴承不可省略）。宽（高）度系列表示轴承的内径、外径相同，宽（高）度不同的系列。直径系列表示同一内径不同的外径系列（参见图13-6）。


图13-6　直径系列




表13-5　尺寸系列代号



3.内径代号

内径代号表示轴承的内径尺寸，用两位数字表示，如表13-6所示。


表13-6　轴承内径代号




续表13-6



13.2.2　前置、后置代号

前置代号和后置代号是指当轴承的结构形状、尺寸、公差、技术要求等有所改变时，在其基本代号的左、右添加的，用来对改变情况进行标记的补充代号。

1.前置代号

在基本代号的前面用字母表示，代号的含义可查阅相关手册。无特别说明时，不需要加前置代号。

2.后置代号

在基本代号的后面用字母或字母加数字表示，为补充说明代号。

（1）轴承内部结构代号

轴承内部结构代号如C、AC、B分别表示内部接触角α=15°、25°、40°。

（2）轴承公差等级

轴承共有6个公差等级，其精度顺序为/P0、/P6、/P6X、/P5、/P4、/P2。其中，/P2级为高精度，/P0级为普通级（不标出）。

（3）轴承游隙

滚动轴承内圈相对外圈（或相反）沿径向或轴向可移动的最大位移量，称为轴承的径向或轴向游隙（参见图13-7）。按大小共有6个组别，/C1、/C2、/C0、/C3、/C4、/C5，依次递增，/C0为常用的基本组（不标出）。


图13-7　轴承的游隙



有关后置代号的其他项目组的代号可查相关手册。

【例13-1】说明轴承6204和72211AC的意义。

【解】6204中6表示轴承类型为深沟球轴承；（0）2表示尺寸系列代号，宽度系列代号为0（可省略），2为直径系列代号；04表示内径代号d
 =20mm；公差等级为/P0级（可省略）。

72211AC中7表示角接触球轴承；22表示尺寸系列代号，宽度系列代号为2，直径系列代号为2；11表示内径代号d
 =55mm；AC表示接触角α=25°；公差等级为/P0级（可省略）。

13.3　滚动轴承的类型选择

合理选择轴承是设计机械的一个重要环节，一般先选择轴承的类型，后选择轴承的型号。选择轴承的类型通常按以下原则进行：

1.按载荷的大小、方向和性质

轴承所受载荷的大小、方向和性质，是选择轴承类型的主要依据。

（1）载荷大小

载荷较大时选用滚子轴承，载荷中等以下选用球轴承。

（2）载荷方向

主要承受径向载荷选用深沟球轴承、圆柱滚子轴承和滚针轴承；受纯轴向载荷作用时选用推力轴承；同时承受径向和轴向载荷时，选用角接触球轴承或圆锥滚子轴承；当轴向载荷比径向载荷大很多，选用推力轴承和深沟球轴承的组合结构。

（3）载荷性质

承受冲击载荷选用滚子轴承。因为滚子轴承是线接触，承载能力大，抗冲击和振动能力强。

2.轴承的转速

轴承转速对其寿命有着显著影响。因此，在滚动轴承标准中规定了轴承的极限转速，轴承工作时不得超过其极限转速。

当转速较高且回转精度要求较高时，应选用球轴承。推力轴承的极限速度低。当工作转速较高，而轴向载荷不大时，可选用角接触球轴承或深沟球轴承。对高速回转的轴承，为减小滚动体施加于外圈滚道的离心力，宜选用外径和滚动体直径较小的轴承。若工作转速超过轴承的转速，可通过提高轴承的公差等级，适当加大其径向游隙等措施来满足要求。

3.对调心性能的要求

当轴在工作时跨距较大，或难以保证两轴承孔的同轴度，或长轴有多支点，或轴承由于制造和安装误差引起内、外圈中心线发生相对偏斜出现角偏差，且实际角偏差不超过所选轴承的极限角偏差时，应选用调心轴承。且调心轴承必需成对使用，否则将失去调心作用。

4.装调性能

在选择轴承类型时，还应考虑轴承的装拆、调整、游隙等使用要求。一般圆锥滚子轴承和圆柱滚子轴承的内、外圈可分离，便于装拆。

5.经济性

在满足使用要求的情况下，应优先选用价格低廉的轴承，以降低成本。一般球轴承的价格低于滚子轴承，在相同精度的轴承中深沟球轴承的价格最低。

13.4　滚动轴承的尺寸选择及寿命计算

轴承类型确定之后，还要根据轴承的失效形式、设计准则等来选择轴承的尺寸（即具体型号），并计算其寿命。

13.4.1　滚动轴承的失效形式及设计准则

1.滚动轴承的受载情况分析

当轴承旋转并受纯径向载荷作用时，上半圈为非承载区，滚动体不受载荷，下半圈为承载区，但各滚动体承受的载荷不同，滚动体过轴心线时受到的载荷为最大，两侧滚动体所受载荷逐渐减小。轴承内、外圈与滚动体的接触点不断发生变化，其表面接触应力随着滚道位置的不同作脉动循环变化，所以轴承元件受到脉动循环的接触应力，如图13-8所示。


图13-8　轴承受力情况



2.滚动轴承的失效形式

滚动轴承的失效形式有疲劳点蚀、塑性变形和磨损等。

（1）疲劳点蚀

轴承工作时，滚动体和滚道上各点受到循环接触应力的作用，经一定循环次数后，在滚动体或滚道表面产生微小裂纹并逐渐发展，导致金属呈片状剥落，形成疲劳点蚀，从而产生噪声和振动，致使轴承失效（参见图13-9（a））。点蚀是轴承正常工作条件下的主要失效形式，对于以疲劳点蚀为主要失效形式的轴承，应进行疲劳寿命计算。

（2）塑性变形

当轴承承受很大静载荷或冲击载荷时，在轴承的套圈、滚道或滚动体接触表面可能由于局部应力超过材料的屈服极限而发生塑性变形，形成凹坑（参见图13-9（b）），致使轴承在运转中产生剧烈的振动和噪声，而无法正常工作而失效。


图13-9　滚动轴承的主要失效形式



（3）磨损

由于使用、维护和保养不当，润滑不良，密封效果不佳或装配不当等原因，会造成轴承过度磨损而失效（参见图13-9（c））。

除上述失效形式外，还可能由于安装和使用不当出现轴承内、外圈破裂，滚动体破碎，保持架损坏等失效形式。

3.滚动轴承设计准则

对于润滑密封良好、工作转速较高且长期使用的轴承，其主要失效形式是疲劳点蚀，应按额定动载荷进行寿命计算。对于转速极低或不转动的轴承，其主要失效形式是塑性变形，应按静载荷进行计算。

13.4.2　基本额定寿命和基本额定动载荷

1.轴承的基本额定寿命

（1）轴承寿命

轴承中任一元件首次出现疲劳点蚀前轴承所经历的总转数，或轴承在恒定转速下的总工作小时数称为轴承的寿命。

（2）轴承寿命的可靠度

在同一工作条件下运转的一组近似相同的轴承所能达到或超过某一规定寿命的百分率，称为轴承寿命的可靠度。

（3）基本额定寿命

一批同型号的轴承即使在相同的工作条件下运转，由于制造精度、材料均质程度等因素的影响，各轴承的寿命也不尽相同。基本额定寿命是指一批同型号的轴承在相同条件下运转时，90%的轴承未发生疲劳点蚀前运转的总转数，或在恒定转速下运转的总工作小时数，用L
 10
 或L
 h
 表示。

2.轴承的基本额定动载荷

轴承的寿命与所受载荷的大小有关，工作载荷越大，轴承的寿命越短。国家标准规定，基本额定寿命为106
 转时，轴承所能承受的载荷称为基本额定动载荷，用C
 表示，单位为N
 。

对于径向轴承，这一载荷为径向载荷；对于单列角接触轴承，这一载荷为使轴承套圈之间只产生径向位移载荷的径向分量，对于这些轴承，具体称为径向基本额定动载荷，用符号C
 r
 表示。对于推力轴承，这一载荷为作用于轴承中心的轴向载荷，用C
 0
 表示。

如图13-10所示，通过试验求得的6208滚动轴承的基本额定寿命L
 与所受载荷P
 的疲劳曲线。该曲线说明载荷愈大、寿命愈短。

13.4.3　当量动载荷

滚动轴承的基本额定动载荷是指在特定理想受载条件下的载荷，而轴承实际工作载荷既有径向载荷又有轴向载荷。为了计算方便，需要将实际工作载荷换算成一大小和方向恒定的载荷。在这一载荷作用下，轴承寿命与实际载荷作用下的寿命相等。这种换算后的假想载荷称为当量动载荷，用P
 表示。当量动载荷的计算公式为


图13-10　滚动轴承P—L曲线





式中：P
 ———当量动载荷，单位为N；


f
 P
 ———载荷系数，是考虑机器工作时振动、冲击对轴承寿命影响的系数，其值如表13-7所示；


X
 、Y
 ———分别为径向载荷系数和轴向载荷系数，其值如表13-8所示；


F
 r
 、F
 a
 ———分别为径向载荷和轴向载荷。


表13-7　载荷系数fP





表13-8　径向、轴向载荷系数




续表13-8

注：①C
 0r
 是轴承的径向基本额定静载荷，由产品目录查出。

② 对于未列出的Y
 ，e
 值，其X
 、Y
 和e
 值可由线性内插法求得。



由表13-8所示可知，X
 、Y
 可根据F
 a
 /F
 r
 ＞e
 或F
 a
 /F
 r
 ≤e
 查得。当F
 a
 /F
 r
 ≤e
 时，Y
 =0，X
 =1，说明F
 a
 对当量动载荷的影响可以不计。表中的e
 值与轴承类型和F
 a
 /C
 or
 有关（C
 or
 是轴承的径向额定静载荷，其值可由设计手册查得）。

对于只承受径向载荷的向心轴承，其当量动载荷为



对于只承受轴向载荷的推力轴承（α=90°），其当量动载荷为



13.4.4　滚动轴承的寿命计算

大量实验证明滚动轴承的载荷P
 与基本额定寿命L
 10
 的关系为



式中：P
 ———当量动载荷，单位为N；


L
 10
 ———基本额定寿命，单位为106
 r；

ε———寿命指数，对于球轴承ε=3，滚子轴承。

当轴承的基本额定寿命L
 10
 =1时，轴承所受的载荷是基本额定动载荷C
 ；即



针对不同的已知条件可有下列不同的轴承寿命计算公式：

① 已知轴承的型号、基本额定动载荷C
 和工作载荷，则寿命计算公式为



② 当轴承的工作温度高于100℃时，其基本额定动载荷C
 值将降低，需引入温度系数f
 t
 （参见表13-9）进行修正。此时可用工作小时数L
 h
 表示轴承的寿命，其公式为



式中：n
 ———轴承的转速，单位为r/min。


表13-9　温度系数表



③ 已知轴承预期寿命L
 ′h
 （参见表13-10），则对轴承预期要求的工作基本额定动载荷C
 ′为



当C
 ＞C
 ′时，满足使用要求。


表13-10　轴承预期寿命的参考值



13.4.5　角接触轴承的轴向力计算

1.轴承支反力的作用点

如图13-11所示，角接触轴承在承受径向载荷F
 r
 时，作用力与轴线的交点O
 即是轴承支承反力作用点的位置。

2.内部轴向力F
 s


由于角接触球轴承的结构特点，在滚动体与滚道接触处存在着接触角α，当承受径向载荷时（参见图13-12），滚道上的法向力F
 可分解为径向分力F
 r
 和轴向分力F
 S
 。其中，F
 S
 称为轴承的内部轴向力，如表13-11所示。


表13-11　内部轴向力






图13-11　轴承作用点




图13-12　内部轴向力



3.轴向载荷F
 a
 的计算

（1）绘制轴承的受力图

轴承的受力图如图13-13所示。


图13-13　轴承的轴向载荷图



（2）分析两个轴承的F
 a1
 和F
 a2


如果F
 S1
 +F
 a
 ＜F
 S2
 ，轴有向左移动的趋势，轴承1被压紧，轴承2被放松。为使轴不向左移动，此时的平衡条件为



可得



Fa2
 =FS2


如果F
 S1
 +F
 a
 ＞F
 S2
 ，轴有向右移动的趋势，轴承2被压紧，轴承1被放松。为使轴不向右移动，此时的平衡条件为


F
 ′S2
 =F
 S1
 -F
 S2
 +F
 a


可得


F
 a2
 =F
 S2
 +F
 ′S2
 =F
 S2
 +F
 S1
 -F
 S2
 +F
 a
 =F
 S1
 +F
 a



F
 a1
 =F
 S1


由此可得计算角接触轴承轴向载荷的步骤如下：

① 根据轴承和安装方式，画出内部轴向力F
 S1
 和F
 S2
 的方向。

② 假设内部轴向力F
 S1
 与外载荷F
 a
 同向，F
 S2
 与F
 a
 反向。通过比较F
 a
 +F
 S1
 与F
 S2
 的大小判断轴的移动趋势及轴承的压紧及放松端。

③ 压紧端的轴向载荷F
 a
 等于除去压紧端本身的内部轴向力外，所有轴向力的代数和。

④ 放松端的轴向载荷F
 a
 等于放松端本身的内部轴向力F
 S
 。

【例13-2】圆锥齿轮减速器主动轴如图13-14所示，由一对30208轴承支承，轴转速n
 =960r/min，轴上的轴向力F
 A
 =210N；两轴承的径向支反力为F
 r1
 =1373N
 ，F
 r2
 =3059N
 ，接触角α=14°01′10″，工作温度T
 ≤100℃，运转中受中等冲击，轴承预期寿命为8000h。试计算轴承的寿命。


图13-14　圆锥轴承受力图



【解】（1）计算内部轴向力F
 S1
 、F
 S2


30000系列轴承的内部轴向力F
 S
 =F
 r
 /2Y
 ，并假定F
 a
 /F
 r
 ≥e
 时，查表13-8得


Y
 =0.4cotα=1.6


e
 =1.5tanα=0.376



（2）计算轴向载荷F
 a1
 、F
 a2


因F
 A
 +F
 S1
 =210+429=369＜F
 S2
 ，故轴承1为压紧端，轴承2为放松端。


F
 a1
 =F
 S2
 -F
 A
 =956-210=746N



F
 a2
 =F
 S2
 =956N


（3）计算当量动载荷




P
 1
 =f
 P
 （XF
 r1
 +YF
 a1
 ）=（0.4×1373+1.6×746）×1.4=2440N





P
 2
 =f
 P
 （XF
 r2
 +YF
 a2
 ）=f
 P
 F
 r2
 =1.4×3059=4283N

（4）计算轴承寿命

因P
 2
 ＞P
 1
 ，取P
 =P
 2
 =4283N，查书附表4，轴承的额定动载荷C
 r
 =63000 N
 ，f
 t
 =1，ε。



故轴承满足预期寿命要求。

13.4.6　滚动轴承的静强度计算

对于不转动、低速旋转或缓慢摆动的轴承，由于主要失效形式为塑性变形，因此应按静载荷对轴承作校核计算。

1.基本额定静载荷

GB/T4662—1993规定，以使受载最大的滚动体与滚道接触中心处引起的接触应力达到一定值（对调心轴承为4600MPa，其他球轴承为4200MPa，所有滚子轴承为4000MPa）的载荷作为轴承静强度的界限，称为基本额定静载荷，用C
 0
 表示。

基本额定静载荷对于向心轴承为径向额定静载荷C
 0r
 ；对推力轴承为轴向额定静载荷C
 0a
 。各类轴承的C
 0
 值可由轴承标准中查得。

2.当量静载荷P
 0


当量静载荷被定义为大小和方向为恒定的静载荷，是一个假想的载荷。在该载荷作用下应力最大的滚动体和滚道接触处总的永久变形量与实际载荷作用下的永久变形量相同。当轴承上同时承受径向载荷F
 r
 和轴向载荷F
 a
 时，应折合成一个当量静载荷P
 0
 ，即



式中：X
 0
 和Y
 0
 ———分别为径向载荷系数和轴向载荷系数，其值如表13-12所示。若计算出P
 0
 ＜F
 r
 ，则应取P
 0
 =F
 r
 ；对只承受径向载荷的轴承P
 0
 =F
 r
 ；对只承受轴向载荷的轴承，P
 0
 =F
 a
 。


表13-12　滚动轴承的X
 0
 和Y
 0




3.轴承静强度的计算

轴承静强度的计算公式为



式中：S
 0
 ———安全系数，其值如表13-13所示。


表13-13　轴承静强度安全系数



13.5　滚动轴承组合设计

为了保证轴与轴上旋转零件正常运行，除了合理选择轴承的类型和正确的尺寸外，还应解决轴承组合的结构问题，其中包括：轴承组合的轴向固定、支承结构、轴承与相关零件的配合、间隙调整、装拆、润滑等一系列问题。

13.5.1　滚动支承结构的基本形式

1.轴承组合的轴向固定

（1）单个轴承内圈的固定

轴承内圈常用的四种轴向固定方法如图13-15所示。其中，图13-15（a）所示为利用轴肩作单向固定，它能承受较大的轴向力；图13-15（b）所示为利用轴肩和轴用弹性挡圈作双向固定，挡圈能承受的轴向力不大；图13-15（c）所示为利用轴肩和轴端挡板作双向固定，挡板能承受中等的轴向力；图13-15（d）所示为利用轴肩和圆螺母作双向固定，能承受较大的轴向力。


图13-15　轴承内圈的轴向固定



（2）单个轴承外圈的固定

轴承外圈常用的三种轴向固定方法如图13-16所示。其中，图13-16（a）所示为利用轴承盖作单向固定，能承受较大的轴向力；图13-16（b）所示为利用孔内凸肩和孔用弹性挡圈作双向固定，挡圈能承受的轴向力不大；图13-16（c）所示为利用孔内凸肩和轴承盖作双向固定，能受较大的轴向力。


图13-16　轴承外圈的轴向固定



2.支承结构的基本形式

滚动轴承组成的支承结构必须满足轴组件轴向定位可靠、准确的要求，并要考虑轴在工作中的热伸长量能够得到补偿。

（1）两端单向固定

轴的两个轴承分别限制一个方向的轴向移动，这种固定方式称为两端单向固定（参见图13-17）。考虑到轴受热伸长，对于深沟球轴承可在轴承盖与外圈端面之间留出热补偿间隙c，间隙量的大小可用一组垫片来调整。

这种支承结构简单，安装调整方便，适用于工作温度变化不大的短轴。图13-17所示中采用两个深沟球轴承，如果齿轮轴受向左的轴向力作用，该力通过左端轴承的轴肩内圈、滚动体、外圈、轴承盖、螺钉传给机座至地面。右端也是如此，故称为两端单向固定支承。


图13-17　两端单向固定



（2）一端双向固定，一端游动

一端支承的轴承双向固定，另一端支承的轴承可以轴向移动（参见图13-18）。双向固定端的轴承可承受双向轴向载荷，游动端的轴承端面与轴承盖之间留有较大的间隙c，以适应轴的伸缩量，这种支承结构适用于轴的温度变化大和跨距较大的场合。


图13-18　一端双向固定，一端游动



图13-18所示采用两个深沟球轴承，右端轴承的外圈双向固定，故称为双向固定，左端可以作轴向游动，游动的间隙必须固定，以免移动影响游隙量。可作轴向游动的轴承只能使用N、6类轴承。图示齿轮轴受热膨胀时，只能向左移动，作热膨胀补偿。

（3）两端游动

两端游动支承结构的轴承，不需要对轴作精确的轴向定位（参见图13-19）。两轴承的内、外圈双向固定，以保证轴能作双向游动。两端采用圆柱滚子轴承支承，适用于人字齿轮主动轴。轴承采用内圈或外圈无挡边的圆柱滚子轴承N
 类作两端游动支承，因这类轴承内部允许相对移动，故不需要留间隙。对这类轴承的内、外圈要作双向固定，以免内、外圈同时移动，造成过大的错位。


图13-19　两端游动



13.5.2　轴的轴向位置调整

为了保证机器正常工作，轴上某些零件要求工作时通过调整能达到准确位置。例如，蜗杆传动中，为了正确啮合，要求蜗杆的中间平面通过蜗杆轴线，故在装配时要求能调整蜗杆轴的轴向位置。又如在圆锥齿轮传动中要求两齿轮的节锥顶重合于一点，因此要求两齿轮轴都能进行轴向调整（参见图13-20）。其调整方法是利用轴承盖与套杯之间的垫片组2，来调整轴承的轴向游隙；利用套杯与箱孔端面之间的垫片组1来调整轴的轴向位置。

13.5.3　滚动轴承的配合和拆装

1.滚动轴承的配合

滚动轴承的套圈与轴和座孔之间应选择适当的配合，以保证轴的旋转精度和轴承的周向固定。滚动轴承是标准零件，轴承内圈与轴颈的配合采用基孔制，轴承外圈与座孔的配合采用基轴制。


图13-20　轴向位置的调整



为了防止轴颈与内圈在旋转时有相对运动，轴承内圈与轴颈一般选用m5、m6、n6、p6、r6、js6等较紧的配合。轴承外圈与座孔一般选用J7、K7、M7、H7等较松的配合。配合选择取决于载荷大小、方向和性质，轴承类型、尺寸和精度，轴承游隙以及其他因素。具体选用可参考机械手册。

2.滚动轴承拆装

轴承的内圈与轴颈配合较紧，对于小尺寸的轴承，一般可用压力直接将轴承的内圈压入轴颈（参见图13-21）。对于尺寸较大的轴承，可先将轴承放在温度为80℃～100℃的热油中加热，使内孔胀大，然后用压力机装在轴颈上。拆卸轴承时应使用专用工具。为便于拆卸，设计时轴肩高度不能大于内圈高度。


图13-21　轴承的装拆



13.5.4　提高支撑系统的刚度和同轴度

与轴承配合的轴和轴承支座孔应具有足够的刚度，为保证轴承支座孔的刚度，可采用加强筋和增加轴承座孔的厚度。同一根轴上的轴承座孔应保证同心，应使两轴承座孔直径相同，以便加工时能一次定位镗孔。若两轴承外径不同时，外径小的轴承可在座孔处安装衬套，如图13-22所示。如果不能保证支承系统的刚度和同轴度，会使轴线有较大的偏移，影响轴承的旋转精度，从而降低轴承使用寿命。


图13-22　轴承的衬套



13.5.5　滚动轴承的润滑和密封

根据滚动轴承的实际工作条件选择合适的润滑方式并设计可靠的密封结构，是保证滚动轴承正常工作的重要条件，对滚动轴承的使用寿命有着重要的影响。

1.滚动轴承的润滑

滚动轴承润滑的目的在于降低摩擦阻力、减少磨损，同时也有防锈、散热、吸振和降低接触应力等作用。

当轴承转速较低时，可采用润滑脂润滑，其优点是便于维护和密封，不易流失，能承受较大载荷。其缺点是摩擦较大，散热效果差。润滑脂的填充量一般不超过轴承内空隙的1/2～1/3，以免润滑脂太多导致摩擦发热，影响轴承正常工作。润滑脂常用于转速不高或不便加油的场合。

当轴承的转速较高时，采用润滑油润滑。当载荷较大、温度较高、转速较低时，使用黏度较大的润滑油；相反使用黏度较小的润滑油。润滑方式有油浴润滑或飞溅润滑，采用油浴润滑时，油面高度不应超过最下方滚动体的中心。

2.滚动轴承的密封

滚动轴承密封的目的是防止灰尘、水分和杂质等进入轴承，同时也阻止润滑剂的流失。良好的密封可保证机器正常工作，降低噪声，延长有关零件的寿命。滚动轴承的密封分接触式密封和非接触式密封等。常用的密封方法如表13-14所示。


表13-14　轴承的密封方式




续表13-14



13.6　滑动轴承

滑动轴承是指工作时轴承和轴颈面间形成直接或间接滑动摩擦的轴承。滑动轴承工作面之间为面接触，所以它具有承载能力大、抗冲击能力强、噪声低、工作平稳、回转精度高以及高速性能好等优点。其缺点是起动摩擦阻力大、维护比较复杂。

13.6.1　滑动轴承的类型和结构

1.滑动轴承的类型

按其承受载荷的方向，滑动轴承可分为径向滑动轴承和止推滑动轴承等。其中，径向滑动轴承主要承受径向载荷；止推滑动轴承主要承受轴向载荷。

按摩擦（润滑）状态（参见图13-23），滑动轴承可分为液体摩擦轴承和非液体摩擦轴承。

（1）液体摩擦轴承（完全液体润滑轴承）

液体摩擦轴承的轴颈与轴瓦的摩擦面间有充足的润滑油，润滑油的厚度较大，将轴颈和轴瓦表面完全隔开，因而摩擦系数很小，一般摩擦系数f
 =0.001～0.008。由于始终能保持稳定的液体润滑状态，因此这种轴承适用于高速、高精度和重载等场合。

（2）非液体摩擦轴承（不完全液体润滑轴承）

非液体摩擦轴承的润滑主要依靠吸附于轴和轴承孔表面的极薄油膜。由于油膜极薄不能完全将两摩擦表面隔开，有一部分表面会直接接触，因而摩擦系数（f=0.05～0.5）比较大。如果润滑油完全流失，将会出现干摩擦。剧烈的摩擦、磨损有可能发生胶合破坏。


图13-23　摩擦状态



2.滑动轴承的结构

（1）整体式滑动轴承

整体式滑动轴承结构如图13-24所示，由轴承座和轴套组成，轴承座上部有油孔，轴套内有油沟，分别用以加油和引油。整体式滑动轴承结构简单，价格低廉，但轴的装拆不方便，磨损后轴承的径向间隙无法调整。整体式滑动轴承常用于轻载低速或间歇工作的场合。


图13-24　整体式滑动轴承



（2）对开式滑动轴承

对开式滑动轴承结构如图13-25所示，由轴承座、轴承盖、对开式轴瓦、双头螺柱和垫片等组成。为了定位对中，轴承座和轴承盖接合面做成阶梯形。


图13-25　对开式滑动轴承



对开式滑动轴承装拆方便，而且当轴瓦的工作面磨损后，适当调整轴瓦剖分面间的垫片，就可调整轴承的径向间隙，故得到了广泛应用，并且已经标准化。

（3）自动调心轴承

自动调心轴承结构如图13-26所示，其轴瓦外表面做成球面形状，与轴承支座孔的球状内表面相接触，能自动适应轴在弯曲时产生的偏斜，可以减少局部磨损。自动调心轴承适用于轴承支座间跨距较大或轴颈较长的场合。

（4）止推滑动轴承

常见的止推滑动轴承的轴颈形状有实心、空心和多环等，如图13-27所示。其中，实心止推滑动轴承的轴颈端面的中部压强比边缘大，润滑油不易进入，润滑条件差；空心止推滑动轴承的轴颈端面的中空部分能存油，压强也比较均匀，承载能力不大；多环止推滑动轴承压强较均匀，能承受较大载荷，但各环承载不等，环数不能太多。


图13-26　自动调心轴承




图13-27　止推滑动轴承的轴径



13.6.2　轴瓦和轴承衬材料以及轴瓦的结构

1.轴瓦和轴承衬材料

轴瓦和轴承衬直接与轴颈接触，它的材料和结构对于轴承的性能有直接影响，必须十分重视。轴瓦材料应根据轴承工作情况选择。由于轴承在使用时，有摩擦、磨损、润滑和散热等问题，于是对轴瓦材料的主要要求有：① 摩擦系数小；② 耐磨、抗腐蚀、抗胶合能力强；③ 有足够的强度和塑性；④ 导热性好，热膨胀系数小。轴瓦可以由一种材料制成，也可以在轴瓦内表面浇铸一层金属衬，即轴承衬。

常用的轴瓦材料及其性能如表13-15所示。

2.轴瓦的结构

轴瓦分为整体式和对开式两种结构。整体式轴瓦的结构如图13-28所示。对开式轴瓦有承载区和非承载区，一般载荷向下，上瓦为非承载区，下瓦为承载区（参见图13-29）。润滑油应由非承载区进入，故上瓦顶部开有进油孔。在轴瓦内表面，以进油口为对称位置，沿轴向、周向或斜向开有油沟，油经油沟分布到各个轴颈，以保证润滑油能流到轴瓦的整个工作表面。油沟离轴瓦两端面应有段距离，不能开通，以减少端部泄油（参见图13-30）。为了使轴承衬与轴瓦结合牢固，可在轴瓦内表面开设一些沟槽，如图13-31所示。


表13-15　常用轴瓦材料及其性能




图13-28　整体轴瓦的结构




图13-29　对开轴瓦的结构




图13-30　油沟形式




图13-31　轴瓦衬



13.6.3　滑动轴承的润滑

滑动轴承工作时需要有良好的润滑，对减少摩擦磨损、提高效率、延长寿命、冷却和散热都有十分重要的作用。

1.润滑剂及选择

常用的润滑剂有润滑油、润滑脂和固体润滑剂。滑动轴承最常用的是润滑油。对于轻载、高速、低温的应选用黏度小的润滑油；对于重载、低速、高温的应选用黏度较大的润滑油，如表13-16所示。润滑脂黏度大，不易流失，适用于低速、载荷大、不经常加油的场合，如表13-17所示。固体润滑剂有石墨、二硫化钼。


表13-16　滑动轴承常用润滑油的选择




表13-17　滑动轴承润滑脂的选择



2.润滑方式及装置

（1）手工润滑

手工加油润滑一般由人工定期用油壶或油枪向油孔或油杯中加油，通过设备上的油沟或油槽使油流至需要润滑的部位。图13-32所示为压配式油杯，加油时需要用油枪将油注入其中。

手工润滑简单易操作，但供油不均匀、不易控制、不连续，故可靠性不高，只适用于低速、轻载和间歇工作的场合。

（2）滴油润滑

滴油润滑是一种连续润滑的方式，它用油的自重使油从油杯中缓慢流至摩擦表面，润滑可靠，是一种常用的润滑方式。常见的油滴油杯有针阀式油杯和芯捻式油杯等，如图13-33所示。


图13-32　手工润滑




图13-33　滴油润滑



　针阀式油杯
 ：由手柄、调节螺母、弹簧、针阀等组成。当手柄放平时，针阀受弹簧力向下堵住油孔。供油时，将手柄竖起，针阀上提，油通过针阀与阀座间的缝隙、油孔自动流出。调节螺母控制针阀的开启高度，可以调节供油量的大小。不需供油时，将手柄放平，针阀在弹簧的作用下堵住油孔。

　芯捻式油杯
 ：用具有毛细管虹吸作用的棉线做成芯捻，一端浸在油杯中，另一端悬垂在送油管中，利用虹吸作用将油引到润滑区。由于芯捻可起过滤作用，故可使润滑油保持清洁，但无法调节供油量的多少。

（3）油环润滑

油环润滑的装置如图13-34所示，在轴颈上套一油环，摩擦力带动油环旋转，把油引入轴颈。油环浸在油池内的深度约为其直径的1/4时，给油量已足以维持液体润滑状态的需要。这种润滑方式只适用于转速为60～2000r/min的水平轴的润滑。


图13-34　油环润滑



（4）飞溅润滑

油池中的油被减速器中高速转动的齿轮飞溅成细滴或油雾状，汇集在箱壁内侧，接着沿油路进入轴承使其得到润滑。飞溅润滑润滑方式简单可靠，用于闭式传动。

（5）压力循环润滑

压力循环润滑是利用油泵的工作压力将润滑油通过输油管送到各润滑点，润滑后回流到油箱，经冷却过滤再重复使用。这种润滑方式工作安全可靠，能保证连续供油。但结构复杂、费用高，用于大型、重载、高速、精密和自动化机械设备上。

13.7　滚动轴承与滑动轴承的比较

滚动轴承与滑动轴承各有优缺点。在使用轴承时，应结合工作情况和各类轴承的特点及性能，对比选出最实用的轴承。滚动轴承与滑动轴承的比较如表13-18所示。


表13-18　滚动轴承与滑动轴承的性能对比



本章小结

1.基本要求

了解滚动轴承的构造和分类，掌握常见滚动轴承的代号。了解滚动轴承的类型选择。掌握滚动轴承的寿命计算和结构设计。了解滑动轴承的润滑和密封，了解滚动轴承和滑动轴承的区别和应用场合。

2.重点内容学习提示

① 计算所得的轴承的寿命应大于工作所要求的使用寿命。

② 滚动轴承的配合和拆装：内圈和轴颈多为过渡配合，外圈和机架多为间隙配合。轴承的装拆需要专门工具。

③ 轴承的润滑方式及装置有时候需要考虑齿轮的润滑。

思考题与练习题

13.1　两摩擦面间不存在液体润滑油的摩擦状态统称为非液体摩擦。对吗？

13.2　为保证滑动轴承工作时润滑良好，油孔和油沟应设在轴瓦的承载区。对吗？

13.3　滑动轴承的摩擦阻力一定比滚动轴承的大。对吗？

13.4　滚动轴承的计算额定寿命也就是它的实际寿命。对吗？

13.5　滚动轴承的基本额定动载荷是指它的最大工作载荷。对吗？

13.6　滚动轴承的当量动载荷等于它所承受的径向载荷与轴向载荷之和。对吗？

13.7　滚动轴承的当量动载荷一定不等于它实际的工作载荷。对吗？

13.8　滚动轴承承受的总轴向力不小于自身的附加轴向力。对吗？

13.9　什么是可靠度？

13.10　基本额定寿命指的是什么寿命？

13.11　基本额定动载荷是轴承的实际载荷。对吗？

13.12　说明下列代号的含义：6209、3411、7315、81205。

13.13　某一斜齿轮减速器的从动轴。已知支反力F
 rA
 =680N，F
 rB
 =1050N，轴向力F
 a
 =442N，轴的转速n
 =620r/min，载荷有中等冲击，轴承使用寿命L
 h
 =8000h，轴的直径d
 =40mm。试选择轴承型号。


图13-35　习题13.13图
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 章　联轴器、离合器和制动器


【本章导读】


联轴器、离合器及制动器都是常用部件，大多已标准化了。其中，联轴器和离合器的功用都是把不同部件的两根轴连接成一体，以传递运动和转矩。联轴器和离合器的区别是：在机器运转过程中，联轴器连接的两根轴始终一起转动而不能分离，只有在机器停止运转并把联轴器拆开，才能把两轴分离；而用离合器连接的两根轴则可在运转过程中很方便地分离或接合。制动器是用来降低轴的运转速度或使其停止运转的部件。

14.1　联轴器

14.1.1　联轴器的功能和分类

联轴器是机械传动中一种常用的轴系部件，它的基本功用是连接两轴，有时也用于连接轴和其他回转零件，以传递运动和转矩。有时也可作为一种安全装置用来防止被连接机件承受过大的载荷，起到过载保护的作用。

联轴器所连接的两轴，由于制造和安装的误差，承载后的变形以及温度变化、轴承磨损等原因，都可能使被连接的两轴相对位置发生变化，如图14-1所示。联轴器应从结构上采取各种措施，使之具有能适应上述偏移量的性能，否则就会在轴、联轴器和轴承中引起附加载荷，导致机器在运行时出现剧烈振动、工作情况严重恶化、轴折断、轴承或联轴器中元件损坏等。


图14-1　轴的偏移



联轴器的种类很多，按被连接两轴的相对位置是否有补偿能力，联轴器可分为固定式和可移式两种。其中，固定式联轴器用在两轴轴线严格对中，并在工作时不允许两轴有相对位移的场合；可移式联轴器允许两轴线有一定的安装误差，并能补偿被连接两轴的相对位移和相对偏斜。

可移式联轴器按补偿位移的方法不同，可分为刚性可移式联轴器和弹性可移式联轴器（简称弹性联轴器）。其中，刚性可移式联轴器是利用联轴器工作零件之间的间隙和结构特性来补偿的联轴器；弹性联轴器是利用联轴器中弹性元件的变形来补偿的联轴器。

14.1.2　常用联轴器的结构、特点及应用

1.固定式联轴器

（1）凸缘联轴器

在固定式联轴器中，凸缘联轴器是应用最广泛的一种。它是由两个带凸缘的半联轴器1和2组成，两个半联轴器分别用键与两轴连接，并用螺栓3将两个半联轴器连成一体（参见图14-2（a））。两半联轴器采用普通螺栓连接，螺栓与螺栓孔间有间隙，主要是依靠联轴器两圆盘接触面间的摩擦传递转矩，用凸肩和凹槽对中。

凸缘联轴器也可采用图14-2（b）所示的铰制孔螺栓4对中，并靠螺栓承受剪切和挤压来传递转矩，因而传递转矩较大，但加工较复杂。


图14-2　凸缘联轴器



凸缘联轴器结构简单，使用方便，可传递较大转矩，但要求两轴必须严格对中。

（2）夹壳联轴器

夹壳联轴器是由两个半圆筒形的夹壳及连接它们的螺栓所组成的，如图14-3所示。夹壳联轴器靠夹壳与轴之间的摩擦力来传递转矩。由于是剖分结构，所以装拆方便。主要用于低速、工作平稳的场合。


图14-3　夹壳联轴器



2.可移式联轴器

（1）十字滑块联轴器

如图14-4所示，十字滑块联轴器是由两个端面带槽的半联轴器1和3以及一个两面具有凸榫的浮动盘2所组成。浮动盘的两凸榫互相垂直并分别嵌在两半联轴器的凹槽中，凸榫可在半联轴器的凹槽中滑动。利用其相对滑动来补偿两轴之间的偏移。其所允许的偏角位移为α≤30′，径向位移为y
 ≤0.04d
 （d
 为轴的直径）。为避免过快磨损及产生过大的离心力，轴的转速不宜过高。为了减少磨损、提高寿命和效率，在榫与槽间需定期施加润滑剂。


图14-4　十字滑块联轴器



（2）弹性套柱销联轴器

弹性套柱销联轴器的构造与凸缘联轴器相似，只是用套有弹性套的柱销代替了连接螺栓，如图14-5所示。弹性套的变形可以补偿两轴的径向位移和角位移，并且有缓冲和吸振作用。允许轴向位移为2～7.5 mm；径向位移为0.2～0.7 mm，偏角位移为30′～1°30′。


图14-5　弹性套柱销联轴器



（3）弹性柱销联轴器

如图14-6所示，弹性柱销联轴器（LX型，GB/T5014-2003，附表5）是用尼龙柱销将两个半联轴器连接起来。这种联轴器结构简单，维修安装方便，具有吸振和补偿轴向位移及微量径向位移和角位移的能力。允许径向位移为0.1～0.25mm。


图14-6　弹性柱销联轴器



14.2　离合器

离合器是一种用于轴与轴之间的连接，使他们一起回转并传递运动和转矩的装置。离合器的主要功用是在机器工作时可以根据需要随时使两轴结合或分离，这是离合器与联轴器的根本区别。离合器也可用于起动、停车、换向、变速、定向及过载保护等工作。

14.2.1　离合器的分类

1.按工作原理的不同进行分类

按工作原理的不同，离合器可分为啮合式离合器和摩擦式离合器。

　啮合式离合器
 ：是利用牙齿的啮合来传递转矩的，能保证两轴同步运转，但接合的功能只能在停车或低速时进行。常见的啮合式离合器有牙嵌离合器和齿轮离合器等。

　摩擦式离合器
 ：是利用工作表面的摩擦力来传递转矩的，能在任何转速下离合，并能防止过载（过载时打滑），但不能保证两轴完全同步运转，它适用于转速较高的场合。

2.按照操纵方式的不同进行分类

按照操纵方式的不同，离合器可分为操纵式离合器和自动离合器。

　操纵式离合器
 ：包括机械操纵、电磁操纵、液压操纵、气动操纵等离合器。

　自动离合器
 ：是能够自动进行结合或分离，不需要人来操纵的离合器。常见的操纵式离合器有离心离合器、安全离合器和定向离合器等。其中，离心离合器的转速达到一定值时，能使两轮自动接合或分离；安全离合器的转矩超过允许值时，能使两轴自动分离；定向离合器只允许单向转动，反转时使两轴自动分离。

14.2.2　牙嵌离合器

牙嵌离合器是一种啮合式离合器，如图14-7所示。半离合器1用平键与主动轴连接，另一半离合器3用导向平键（或花键）与从动轴连接，并用滑环4操纵离合器分离和接合。对中环2用来保证两轴线同心。

牙嵌离合器常用的牙形有三角形、梯形、锯齿形和矩形等。其中，三角形齿接合和分离容易，但齿强度弱，多用于传递小转矩；梯形和锯齿形齿强度高，多用于传递大转矩，锯齿形齿只能单向工作；矩形齿制造容易，但接合时较困难，故应用较少。

牙嵌离合器结构简单，外廓尺寸小，能传递较大的转矩，但结合过程中易产生冲击和振动，造成断齿，故只适用于速度较低和不需要在运转过程中进行结合的机械。

14.2.3　摩擦离合器

摩擦离合器是指依靠主、从动半离合器接触表面之间的摩擦力来传递转矩的离合器。摩擦离合器种类很多，下面介绍应用较广的单盘摩擦离合器和多片摩擦离合器。

1.单盘摩擦离合器

如图14-8所示，圆盘1紧固在主动轴上，圆盘2可以沿导向平键在从动轴上移动，移动滑环3可使两圆盘接合或分离。在轴向压力F
 Q
 作用下，两圆盘工作表面产生摩擦力，从而传递转矩。单盘摩擦离合器多用于传递转矩较小的轻型机械中。


图14-7　牙嵌离合器




图14-8　单盘摩擦离合器



2.多片摩擦离合器

为了提高摩擦离合器传递转矩的能力，通常采用多片摩擦离合器。如图14-9所示，多片摩擦离合器有两组交错排列的摩擦片，外摩擦片2通过外圆周上的花键与鼓轮1相联（鼓轮与轴固联），内摩擦片3利用内圆周上的花键与套筒5相联（套简与另一轴固联），移动滑环6可使压块4压紧（或放松）摩擦片，从而使离合器处于接合（或分离）状态。


图14-9　多片摩擦离合器



14.2.4　安全离合器

具有过载保护作用的离合器称为安全离合器。图14-10所示为牙嵌式安全离合器，它和牙嵌离合器很相似，只是牙的倾斜角α较大。当传递转矩超过限定值时，接合牙上的轴向力将克服弹簧推力和摩擦阻力而使离合器分离。牙嵌式安全离合器可利用螺母调节弹簧推力的大小来控制传递转矩的大小。


图14-10　牙嵌式安全离合器



图14-11所示为摩擦式安全离合器，它和一般摩擦离合器基本相同，只是没有操纵机构，而是用弹簧将摩擦片压紧，当过载时，摩擦片打滑，从而限制了离合器传递的最大转矩。

14.2.5　定向离合器

定向离合器只能按一个转向传递转矩，反方向时能自动分离。机器中广泛采用的是滚柱式定向离合器，如图14-12所示。它是由星轮1、外圈2、滚柱3、弹簧顶杆4等组成。如果星轮1为主动件，且按图中箭头所示方向（顺时针）转动，这时的滚柱受摩擦力作用将被楔紧在槽内，因而外圈2将随星轮一同回转，离合器即处于接合状态。但当星轮反方向旋转时，滚柱受摩擦力的作用，被推到槽中较宽的部分，不再楔紧在槽内，这时离合器处于分离状态。


图14-11　摩擦式安全离合器




图14-12　滚柱式定向离合器



如果星轮仍按图示方向旋转，而外圈还能从另一条运动链获得与星轮转向相同且转速大于星轮的转速时，按相对运动原理，离合器将处于分离状态。此时星轮与外圈互不相干，各以自己的转速转动。由于它的接合和分离是与星轮和外圈之间的转速差有关，因此也称为超越离合器。此种离合器广泛用于汽车、拖拉机和机床等设备中。

14.3　制动器

制动器是用来降低机械运转速度或迫使机械停止运转的装置。制动器通常装在机构中转速较高的轴上，这样所需制动力矩和制动器尺寸可以小一些。

14.3.1　制动器的类型

制动器的分类有很多种，常见的有以下几种：

　按照制动零件的结构特征，制动器可分为带式、块式、盘式等形式的制动器。

　按机构不工作时制动零件所处状态，制动器可分为常闭式和常开式两种制动器。其中，常闭式制动器经常处于紧闸状态，需加外力才能解除制动作用，如提升机构中的制动器；常开式制动器经常处于松闸状态，必须施加外力才能实现制动，如车辆中的制动器。

　按照控制方式，制动器可分为自动式和操纵式两类。其中，自动式制动器是不需要人操纵的制动器；操纵式制动器是用人力、液压、气动及电磁等操纵的制动器。

14.3.2　带式制动器

图14-13所示为带式制动器。当杠杆上作用外力F
 a
 后，收紧钢闸带而抱住制动轮，靠带和轮间的摩擦力达到制动的目的。带式制动器结构简单，径向尺寸小，但制动力矩不大。为了增加摩擦作用，钢带上常衬有石棉、橡胶和帆布等。


图14-13　带式制动器



14.3.3　块式制动器

图14-14所示为块式制动器，靠制动瓦块与制动轮间的摩擦力来制动。通电时，由电磁线圈1的吸力吸住衔铁2，再通过一套杠杆使制动瓦块5松开，机器便能自由运转。当需要制动时，则切断电流，电磁线圈释放衔铁2，依靠弹簧力并通过杠杆使制动瓦块5抱紧制动轮6。当块式制动器用作起重机提升机构的制动器时，为了安全起见，应设计成常闭式。


图14-14　块式制动器



块式制动器结构简单，工作可靠，制造、安装方便，散热性好。但制动时冲击大，电能消耗也大，不宜用于制动力矩大和需要频繁起动的场合。

14.4　联轴器、离合器、制动器的选择和维护

联轴器、离合器、制动器的类型很多，其中大多数已标准化，可供设计者选用。

14.4.1　联轴器的选择

选择联轴器时，首先按工作条件选择合适的类型，然后再根据转矩、轴径及转速查有关手册选择尺寸（即型号）。

1.联轴器类型的选择

根据机器设备的工作条件和使用要求，选择联轴器的类型。选择联轴器的类型时，应考虑以下几方面：

　两轴的对中性要求
 ：如果两轴能精确对中，且轴的刚度较高时，可选用刚性凸缘联轴器；若对中困难，两轴刚度较低时，可选用具有补偿能力的弹性柱销联轴器；当两轴间的径向位移较大，转速较低时，可选用滑块联轴器；角位移较大或相交两轴的连接，可选用万向联轴器等。

　两轴传递的转矩
 ：对于大功率重载传动，可选用齿式联轴器；对于中、小功率，具有冲击载荷作用的传动，可选用弹性联轴器。

　联轴器的工作转速
 ：速度高则引起的离心力大，故对高速传动应选用齿式联轴器，而不宜用存在偏心的滑块联轴器。

　联轴器的制造、安装、维护和成本
 ：在满足使用性能要求的前提下，应选用装拆方便、维护简单、制造成本低的联轴器。

2.联轴器型号的选择

联轴器的类型确定后，应根据轴端直径、转矩大小、转速、空间尺寸等要求确定联轴器型号。具体步骤如下：

（1）计算名义转矩T


名义转矩T
 的计算公式为



式中：T
 ———名义转矩，单位为N·m；


P
 ———传递的功率，单位为kW；


n
 ———轴的转速，单位为r/min。

（2）计算转矩T
 c



T
 c
 =KT


式中：K
 ———工作情况系数，其值如表14-1所示。


表14-1　工作情况系数K


注：① 固定式、刚性可移式联轴器选用较大K
 值；弹性联轴器选用较小K
 值。

② 啮合式离合器取K
 =2～3；摩擦式离合器取K
 =2～15；安全联轴器取K
 =1.25。



③ 从动件的转动惯量小，载荷平稳时K取较小值。

（3）选择联轴器型号

根据轴端直径、转速n
 、计算转矩T
 c
 等参数，查手册标准，选择适当型号。所选型号应满足





式中：［T］———许用最大转矩，单位为N· m，其值可在机械设计手册或标准中查出；

［n］———许用最高转速，单位为r/min，其值可在机械设计手册或标准中查出。

【例14-1】选择图14-15中蜗杆减速器与电动机轴之间的联轴器。已知：电动机功率P
 1
 =75kW，转速n
 1
 =720r/min，电动机轴直径d
 1
 =28 mm，工作机为带式运输机。


图14-15　带式运输机简图



【解】① 选择LX型弹性柱销联轴器（GB/T5014-2003，附表5）。

② 由表14-1，取工作情况系数K
 =1.3。

计算扭矩



③ 根据电机轴直径d
 1
 =42 mm，查标准，选用联轴器型号为LX2。其许用最大转矩［T］=560 N· m，许用最高转速［n］=6300r/min，均满足要求。

14.4.2　离合器的选择

选择离合器时，首先根据工作条件和使用要求确定离合器的类型，然后根据轴径和传递转矩的大小查手册选用型号。与联轴器相同，应满足式（14-1）与式（14-2）。


表14-2　离合器优缺点比较



表14-2列出了啮合类与摩擦类两类离合器的优缺点，可供选择类型时参考。

14.4.3　制动器的选择

图14-14所示的双瓦块式制动器已标准化，应根据所需的最大制动转矩T
 max
 进行选择。用在提升机构上的制动器，为了工作可靠，要把所需的制动转矩加大，按计算转矩T
 c
 进行选择，计算转矩为



式中：T
 max
 ———制动轮所传递的最大转矩，单位为N·mm；


S
 ———制动安全系数，根据工作类型（接电持续率JC）在表14-3所示中选取。


表14-3　制动安全系数S


注：×
 100%。



14.4.4　联轴器、离合器、制动器的使用和维护

① 联轴器与离合器的安装误差应严格控制，对固定式刚性联轴器更应注意。由于所连接两轴的相对位移在负载后还可能增大，故通常要求安装误差不大于许用补偿量的二分之一。

② 联轴器在工作后应检查两轴对中情况，其相对位移不应大于许用补偿量。应定期检查传力零件是否有损坏，以便及时更换。有润滑要求的，要定期检查润滑情况。

③ 对于转速较高的联轴器，要进行动平衡试验。

④ 多片式摩擦离合器在工作时不应有打滑或分离不彻底现象。应经常检查作用在摩擦片上的压力是否足够；摩擦片磨损情况；回位弹簧是否灵敏。

⑤ 应定期检查离合器的操纵系统是否操作灵活，工作可靠。

⑥ 制动器往往是机械设备中重要的安全装置，与安全生产密切相关，应经常检查其工作状况，制动器全部传动系统的动作要灵敏，应按时注油润滑，合理调整弹簧弹力、合理调整松开状态时制动瓦块与制动轮的间隙。

本章小结

1.基本要求

了解联轴器和离合器的区别和联系，了解常见联轴器、离合器和制动器的类型、特点和控制方法，掌握其选用方法。

2.重点内容学习提示

① 联轴器连接的两轴在机器运转时不能分离。

② 离合器连接的两轴可在机器运转过程中很方便地分离或接合。

③ 制动器是利用摩擦力矩来消耗机器运动部件的动能从而实现制动的。

思考题及练习题

14.1　试选择例14-1中蜗杆减速器输出轴联轴器（LX型，附表5）。已知蜗杆减速器传动比i
 =25，传动效率η=0.8，输出轴直径d
 =60mm。

14.2　铸造车间的混砂机与电动机之间用联轴器相联。已知：电动机功率P
 =5.5kW。转速n
 =720r/min，采用LX3型弹性套柱销联轴器（附表5），试验算此联轴器是否适用？

14.3　摩擦离合器与牙嵌离合器的工作原理有何不同？各有何优缺点？

14.4　制动器通常是安装在机器的高速轴上还是低速轴上？为什么？


第15
 章　回转体的平衡和机器的调速


【本章导读】


回转体平衡和机器调速是两个不同的机械动力学问题。在机械设计中，特别是设计高速机械和精密机械时必须加以重视和考虑。本章仅从基本原理和基本方法两方面介绍回转体的平衡原理及试验方法、机械产生速度波动的原因及调节方法。

15.1　机械平衡的目的及分类

15.1.1　机械平衡的目的

机械运动时，各运动构件由于制造、装配误差以及材质不均等原因造成质量分布不均匀，致使运动构件的质心在做变速运动时产生大小及方向呈周期性变化的惯性力。此惯性力将会对机械设备产生如下不良影响：

① 在构件运动副中引起附加动压力；

② 加剧运动副磨损，降低机械效率；

③ 降低构件有效承载能力，缩短寿命；

④ 引起机器产生强迫振动，影响机械工作质量；

⑤ 当振动频率接近系统的共振范围时，将会波及到周围的设备及厂房建筑。

对于高速、重型和精密机械，惯性力的不良影响更为严重。为了完全或部分消除这些不良影响，需设法减少或消除惯性力，这就是机械的平衡问题，也是机械平衡的目的所在。

15.1.2　机械平衡的分类及方法

在机械中，由于各构件的运动形式不同，其所产生的惯性力也不同，相应惯性力的平衡方法也不同。

1.机械平衡的分类

一般将机械的平衡问题分成以下两类：

（1）回转体的平衡

绕固定轴回转的构件，如电动机转子、发动机曲轴、汽轮机转子及各种高速齿轮、砂轮等，如果出现不平衡，可用重新分布构件质量的方法予以平衡，从而减小或消除其惯性力。

（2）机构的平衡

对于作往复运动及作平面复合运动的构件，则因其质心是运动的，其惯性力无法就该构件本身加以平衡，因而必须就整个机构加以研究，设法使机构的惯性力的合力和力偶得到完全或部分的平衡。

在机器运转速度日趋高速的情况下，应尽量采用回转体，以利于解决平衡问题。本章讨论常见的回转体的平衡问题。

2.平衡的方法

由于回转体的质量分布情况不同，引起的不平衡形式也不同。一般来说，有以下两种平衡方法。

（1）静不平衡

盘形回转体（限回转体轴向宽度b
 与直径D
 之比b
 /D
 ＜0.2），如飞轮、齿轮和盘形凸轮等，均可视为质量分布于同一回转体平面内。如果发生不平衡，则是由于重心不在回转体轴线上，由此产生的不平衡状态在回转体静止时即可显示出来，故称为静不平衡。显然，此时的质心只有处在铅垂线下方时（参见图15-1），回转体方能静止，而不能在任意位置静止。


图15-1　质心不在回转轴线上



（2）动不平衡

对于轴向尺寸较大的回转体（
 b/D
 ＞0.2），如曲轴、机床主轴等，其质量不能再视为分布于同一平面内，即使回转体的质心在回转体轴线上，但由于各偏心质量所产生的离心惯性力不在同一回转平面内，因而将形成惯性力偶，所以它们仍然是不平衡的。这种不平衡状态只有在回转体运动时才显示出来，故称为动不平衡。

15.2　回转体的静平衡

15.2.1　回转体的静平衡计算

由于制造等原因使回转体的质心不在回转轴线上，其产生的惯性力必然是不平衡的。因此，设计时需算出应加的平衡配重的大小和配置方位，使回转体回转时产生的惯性力和惯性力偶得以平衡，以此消除不良影响。下面以盘状回转体为例来介绍关于回转体平衡计算的思路和方法。

图15-2（a）所示的回转体以角速度ω回转时，其质量产生的离心惯性力构成了一个平面汇交力系，若此力系的合力不为零，则该回转体不平衡。若使回转体平衡，则应在回转体内，增加或减少一平衡质量，使其产生的离心力F
 b
 与原力系的离心力的矢量和∑F
 i
 等于零，此时回转体必达到平衡状态。由此可得平衡条件为


F
 =∑F
 i
 +F
 b
 =0

上式可改写为


m
 eω2
 =∑m
 i
 ri
 ω2
 +m
 b
 rb
 ω2
 =0

即



式中：m
 、e
 ———分别为构件的总质量及其向径；


m
 i
 、r
 i
 ———分别为回转平面内各偏心质量及其向径；


m
 b
 、r
 b
 ———分别为平衡质量及其向径。

由上式可知，若e
 =0，表示总质量的质心与回转体轴线重合，则回转体质量对回转轴线静力矩等于零，此时称为静平衡。由此可见，机械静平衡的条件是所有质径积（m
 ·r
 ）的矢量和等于零。

已知同一回转平面内的偏心质量分别为m
 1
 、m
 2
 、m
 3
 、m
 4
 ，回转半径分别为r
 1
 、r
 2
 、r
 3
 、r
 4
 （参见图15-2（a）），则有


m
 i
 r
 i
 =m
 1
 r
 1
 +m
 2
 r
 2
 +m
 3
 r
 3
 +m
 4
 r
 4


将上式带入式（15-1）可得


m
 1
 r
 1
 +m
 2
 r
 2
 +m
 3
 r
 3
 +m
 4
 r
 4
 +m
 b
 r
 b
 =0

此向量方程式中只有平衡配重的质径积未知，可用矢量图解法求得。

如图15-2（b）所示，根据任一已知质径积选定比例尺，按向径r
 1
 、r
 2
 、r
 3
 、r
 4
 的方向分别作向量W
 1
 、W
 2
 、W
 3
 、W
 4
 ，使其首尾相连，最后封闭图形的向量W
 b
 ，即为所求的平衡质径积m
 b
 r
 b
 。

根据结构特点选定合适的r
 b
 ，即可求出m
 b
 。然后沿着r
 b
 的方向并在半径为r
 b
 的位置处加上一个质量m
 b
 ，就可使回转件得到平衡，如图15-2（c）所示。也可以在r
 b
 的相反方向上去掉一个质量m
 c
 ，使m
 c
 r
 c
 =-m
 b
 r
 b
 。为了避免总质量增加过多，在结构允许的情况下，r
 b
 应尽量大些。


图15-2　盘状回转体平衡方法



有时受实际结构所限，不便在该回转面内增、减平衡质量，如图15-3所示的单缸曲轴，则需另选两个校正回转平面Ⅰ和Ⅱ，在这两个校正平面内增加平衡质量，使回转体得到平衡。由力系的平行合成原理得




图15-3　单缸曲轴的平衡



由此可知：任一质径积都可用任意选定的两个校正回转平面Ⅰ、Ⅱ的两个质径积代替。若矢径不变，任一质量都可用任选的两个回转平面内的两个质量来代替。

15.2.2　回转体的静平衡试验

通过上述平衡计算，回转体从理论上讲可以完全平衡，但由于存在制造、装配误差，及材质不匀等因素，仍会有不平衡现象。因而对于重要的回转体构件，用试验的方法，逐个进行平衡试验，以消除不平衡现象。

如图15-4所示，当对回转体做静平衡试验时，应将其放置在静平衡架上的两相互平行的刀口形导轨上，若回转体不平衡，则回转体将在重力矩的作用下发生滚动，当停止滚动时质心必在正下方。在质心位置的正上方用橡皮泥加一平衡质量，然后继续做试验，并逐步调整橡皮泥的大小和方位，直到该回转体在任意位置均能保持平衡为止。根据最后橡皮泥的质量和位置，在构件相应位置上增加（或减少）相同质量的材料，使构件达到静平衡。


图15-4　回转体的静平衡试验



15.3　回转体的动平衡

15.3.1　回转体的动平衡计算

多缸发动机曲轴、电动机转子及机床主轴等回转体，由于轴向尺寸较大，其质量不可能分布在同一回转平面内（参见图15-5），但可以看作是分布在垂直于轴线的若干个相互平行的回转平面内，各平行平面内的不平衡质量所产生的离心力就形成了空间力系。要使这个空间力系达到平衡就必须使其合力及合力偶矩均等于零。因此只在同一回转面内加平衡质量的静平衡方法并不能使其在回转时得到平衡。


图15-5　曲轴



下面分析各偏心质量位于若干个平行平面内的回转件的平衡计算方法。

为了使上述回转体达到完全平衡，必须满足如下条件：



如图15-6（a）所示，回转体的不平衡质量分布在回转平面1、2、3内，其质量和向径分别为m
 1
 、m
 2
 、m
 3
 、r
 1
 、r
 2
 、r
 3
 。当以角速度ω回转时，偏心质量所产生的离心惯性力及惯性力偶形成一空间力系。为达到平衡，可选任意两个校正平面T
 ′、T
 ″，将m
 1
 、m
 2
 、m
 3
 向两平面内分解，于是可得




图15-6　回转体动平衡计算



这样，回转体的不平衡质量虽然分布在三个相互平行的回转平面1、2、3内，但完全可用集中在T
 ′、T
 ″两平面内的相应不平衡质量所代换，它们所引起的不平衡完全相同。可分别在平面T
 ′、T
 ″内，按质量分布在同一回转平面内的静平衡计算方法加以平衡。

对于平面T
 ′，列平衡方程为



作矢量图（参见图15-6（b））进行回转体动平衡计算，求出。只要选定便可求出。

同理，对于平面T
 ″，可得：



作矢量图（参见图15-6（c）），求出。只要选定便可求出。

综上所述，任何一个回转构件，无论它的各不平衡质量实际分布如何，均可将其分解到任选的两个平面T
 ′和T
 ″上。只需在T
 ′、T
 ″平面内各加一适当的平衡质量，即可使该回转体达到完全平衡。

由此可见，至少有两个平衡平面才能使回转体达到平衡。即不仅使其各不平衡质量所产生的惯性力之和为零，而且要使这些惯性力所形成的惯性力偶矩之和也为零，满足上述条件的平衡称为动平衡。

由于动平衡同时满足了静平衡条件，故达到动平衡的回转体一定是静平衡的，但满足静平衡的回转体不一定达到动平衡。

15.3.2　回转体的动平衡试验

动平衡试验一般用于D
 /d
 ＜5或有特殊要求的回转体。由动平衡原理得知，必须分别在任意选定的两个校正平面内各加适当的质量，才能使回转体达到平衡。试验时，先让回转体在动平衡机上运转，然后在两个选定平面内分别找出所需平衡质径积的大小和方位，从而达到平衡。

动平衡试验需在特殊的动平衡试验机上进行，采用电子检测、激光去质量等方法，可大大提高平衡精度与动平衡试验过程的自动化。对此，本书不多做介绍，请参考有关产品说明书及实验指导书。

15.4　机械速度波动的调节

机械运转时，由于机械动能的变化会引起机械运转速度的波动，这将在运动副中产生附加动压力，使机械的工作效率降低，严重影响机械的寿命和精度。因此必须对机械系统过大的速度波动进行调节，使波动限制在允许的范围内，保证机械具有良好的工况。

15.4.1　机械速度波动的原因及类型

各类机器都是在外力（驱动力和阻力）作用下运转的，机械从起动到停止一般经历三个阶段，如图15-7所示。


图15-7　机械的运转过程



1.起动阶段

机械从静止状态起动到开始稳定运转的过程称为起动阶段。其特点是驱动力W
 d
 所作的功大于阻力W
 r
 所作的功，剩余的功用来增加机械的动能。因此，起动阶段机械主轴作加速运动，即



2.稳定运转阶段

当驱动功与阻力功相等时，机械的动能不再增加，机械的速度保持等速或某一速度作周期性波动，即W
 d
 =W
 r
 。

3.停车阶段

当撤去驱动力开始停车时，机械的驱动功变为零。此时，机械凭借停车前储存的动能来克服阻力作功，直至储存的动能全部耗尽时，机械便停止运转。于是可得


W
 d
 =0，W
 r
 +E
 =0

机械是在稳定运转阶段内工作的，其速度有两种情况：一是作等速稳定运转；二是作周期性变速稳定运转。当机械作周期性变速稳定运动时，在一个周期内，驱动功等于阻力功，但在周期的每一瞬间，驱动功与阻力功两者并不相等；当驱动功大于阻力功时，动能增加，出现盈功；当驱动功小于阻力功时，动能减少，出现亏功。机械动能的增减，引起速度的波动，这种速度波动称为周期性速度波动。

调节周期性速度波动最常用的方法，是在机械中加一个转动惯量足够大的飞轮。盈功使飞轮动能增加，亏功使动能减少。飞轮的动能变化为，当机械能量增减的规律不变时，飞轮可使机械速度的波动减少，适当设计飞轮的转动惯量可把周期性的速度波动限制在允许的范围内。图15-8所示中虚线为未安装飞轮时的速度波动，实线为安装飞轮后的速度波动。


图15-8　周期性速度波动



如果驱动力或阻力无规律地变化，使机械运转速度波动无一定规律且无一定周期，则称这种现象为非周期性波动，此时飞轮已不能达到调节速度的目的，需采用特殊的调速器。

15.4.2　周期性速度波动的调节

1.机械运转的平均角速度ωm
 和不均匀系数δ

周期性运转的机器在一个周期内主轴的角速度是绕某一角速度变化的。则

平均角速度



机械运转的不均匀系数



由上面两式可知，若已知机械的ωm
 和δ值，可求出最大角速度ωmax
 和最小角速度ωmin
 。即



由式（15-7）可知，ωm
 一定时，δ越小，表示机械运转越均匀，运转的平稳性越好。不同机械其运动平稳性的要求不同，许用不均匀系数［δ］也不同。表15-1给出了机械运转的许用不均匀系数［δ］。


表15-1　机械运转的许用不均匀系数［δ］



2.飞轮转动惯量的计算

飞轮设计的基本问题是根据机械主轴实际的平均角速度ωm
 和许用不均匀系数［δ］，按功能原理确定飞轮的转动惯量J
 F
 。在一般机械系统中各构件所具有的动能与飞轮相比，其值很小，可用飞轮的动能替代整个机械的动能。当机械的转动处在最大角速度ωmax
 时，具有最大动能E
 max
 ，当处在最小角速度ωmin
 时，具有最小动能E
 min
 。E
 max
 与E
 min
 之差表示一个周期内动能的最大变化量，称为最大盈亏功，用A
 max
 表示，则有



由此可得



分析上式可得出飞轮转动惯量与盈亏功及不均匀系数存在如下关系：

① 当A
 max
 与ωm
 一定时，J
 F
 与δ成反比，当δ略微变化就会使飞轮转动惯量J
 F
 激增。由此，过分追求机械速度均匀，将使飞轮过于笨重。

② 当J
 F
 与ωm
 一定时，Α
 max
 与δ成正比，A
 max
 越大，机械运转速度越不均匀。

③J
 F
 与ωm
 的平方成反比，即主轴的平均速度越高，所需安装在主轴上的飞轮转动惯量J
 F
 越小。

④ 一般可使飞轮安装在主轴上。

15.4.3　非周期性速度波动的调节

有时由于载荷突然变化等原因使机械能量的平衡关系遭到破坏，使机械的转速发生非周期波动，导致机械不能正常工作。如驱动力在一段时间内总是大于阻力，则机械运转速度不断上升，超出机械强度所容许的极限转速而导致事故。这种非周期性的速度波动不能用飞轮来进行调节，只能用特殊的调速装置使驱动力与阻力趋于平衡。

图15-9所示为机械式离心调速器，汽轮机2的输入功与供汽量的大小成正比。当负荷由于某种原因减小时，汽轮机2与工作机1的主轴转速上升，调速器的主轴转速在锥齿轮驱动下也随之上升，重球由于离心力增大而飞向上方，带动圆筒N
 上升，通过连杆等装置将节流阀关小，使供汽量减小；反之，若负荷增加，原动机及调速器主轴转速下降，重球下落，使节流阀开大，供汽量增加，从而使输入功与负荷消耗的功（包括摩擦损失）自动趋于平衡，保持速度稳定。


图15-9　机械式离心调速器



本章小结

1.本章基本要求

① 了解机械平衡的目的，理解静不平衡和动不平衡的概念。

② 理解回转体的静平衡条件，掌握回转体静平衡的计算方法。

③ 理解回转体的动平衡条件，掌握回转体动平衡的计算方法。

④ 了解机械运动产生周期性和非周期性速度波动的原因，以及机械速度波动的调节方法及飞轮的作用。

2.重点内容学习提示

① 静不平衡：盘形回转体由于重心不在回转体轴线上，由此产生的不平衡状态在回转体静止时即可显示出来，故称为静不平衡。

② 动不平衡：对于轴向尺寸较大的回转体，即使回转体的质心在回转体轴线上，但由于各偏心质量所产生的离心惯性力不在同一回转平面内，因而将形成惯性力偶，所以它们仍然是不平衡的。这种不平衡状态只有在回转体运动时才显示出来，故称为动不平衡。

思考题及练习题

15.1　机械运动时，引起运动构件产生周期性变化的惯性力的常见原因有哪些？

15.2　对于静不平衡的回转体，使其平衡的一般方法有几种？

15.3　静平衡的条件是什么？什么样的回转体需要进行动平衡？需要几个校正平面？

15.4　为什么说经过动平衡的回转体，一定满足静平衡的要求？

15.5　产生周期性速度波动和非周期性速度波动的原因是什么？为什么要加以调节？

15.6　如图15-10所示，有一圆盘质量为m
 ，经试验测定质心偏距为r
 ，方向垂直向下；只能在平面Ⅰ、Ⅱ上加装平衡质量来校正。已知m
 =10kg，r
 =5 mm，a=20 mm，b
 =40 mm。求在平面Ⅰ、Ⅱ上应加的平衡质径积的大小和方向。


图15-10　习题15.6图



15.7　一带轮带动滚筒回转，已测得带轮有一偏心质量m
 1
 =10kg，滚筒上有两个偏心质量m
 2
 =120kg，m
 3
 =200kg。偏心位置如图15-11所示，已知r
 1
 =120 mm、r
 2
 =300 mm、r
 3
 =200 mm，设法对此滚轮加以平衡。（自选平衡校正平面，确定平衡配重的大小及方位）。


图15-11　习题15.7图




附录


附表1　标准尺寸（直径、长度、高度）（摘自GB/T2822—2005）　mm


注：选用优先数化整值系列规定的标准尺寸用R
 ′表示。R
 ′系列中的黑体字，为R
 系列相应各项优先数的化整值。





附表2　深沟球轴承（摘自GB/T276—1994）




续附表2




续附表2




续附表2


注：① 表中C
 r
 值适用于轴承为真空脱气轴承钢材料。如为普通电炉钢，C
 r
 值降低；如为真空重熔或电渣重熔轴承钢，C
 r
 值提高。



② r
 amin
 为r
 的单向最小倒角尺寸；r
 amin
 为r
 as
 的单向最大倒角尺寸。


③ 原轴承标注为
 GB276-1989、GB277-1989、GB278-1989、GB279-1988、GB4221-1984。




附表3　角接触球轴承（摘自GB/T292—1994）




续附表3




续附表3

注：① 表中C
 r
 值，对（1）0、（0）2系列为真空脱气轴承钢的负荷能力，对（0）3系列为电炉轴承钢的负荷能力。

② 原轴承标准为GB292-1983、GB293-1984、GB295-1983。




附表4　圆锥滚子轴承（摘自GB/T297-1994）




续附表4




续附表4




续附表4

注：原轴承标准为GB297-1984。




附表5　LX弹性柱销联轴器（摘自GB/T5014-2003）

注：质量、转动惯量是按J/Y轴孔组合型式和最小轴孔直径计算的。
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