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摘　 要:将鼓形齿联轴器应用于折叠运动中ꎬ得到了新型的鼓形齿联轴器折叠机构ꎮ 基于

Ａｄａｍｓ虚拟样机对该折叠机构开展了运动仿真及分析ꎬ得到了机构实现折叠所需要的鼓形齿联

轴器的最大角位移ꎮ 依据鼓形齿联轴器的最大角位移量确定了鼓形齿的修形参数ꎮ
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０　 引言

鼓形齿联轴器是一种性能优良的可移式刚性联轴器ꎬ
主要功能是将主动轴和从动轴联接起来ꎬ并传递转矩使两

轴一起转动[１] ꎮ 目前ꎬ行业内对于鼓形齿联轴器的应用ꎬ
主要是补偿两轴间轴线的各项误差ꎬ改善轮齿间接触状

况ꎬ提高承载能力[２] ꎮ 不同于这一应用ꎬ本文基于鼓形齿

联轴器内、外齿轴线之间允许存在的最大角位移量ꎬ将鼓

形齿联轴器应用到折叠机构中ꎬ以实现折叠机构的脱开和

接合ꎬ很大程度上解决了现代机械对于小空间、结构紧凑、
可调节的要求ꎮ

折叠机构能够实现折叠的关键是鼓形齿联轴器是否

有适合的最大角位移ꎬ而鼓形齿联轴器的最大角位移与鼓

形齿的修形参数相关[３] ꎬ因此本研究的最终目的是确定

一组合适的鼓形齿修形参数以实现机构的折叠运动ꎮ 本

文基于 Ａｄａｍｓ虚拟样机开展了仿真分析ꎬ得到了机构实

现折叠所需要的鼓形齿联轴器的最大角位移ꎻ最终根据仿

真得到最大角位移值ꎬ参考航空发动机设计手册ꎬ确定了

鼓形齿的修形参数ꎮ

１　 折叠机构的实体模型及运动分析

１.１　 折叠机构实体模型

图 １所示为利用 ＵＧ 建立的鼓形齿联轴器折叠机构

的三维实体模型ꎮ 该折叠机构主要由左、右两个鼓形齿联

轴器组成ꎻ外齿 ２和外齿 ３ 通过螺旋花键联接ꎬ进行动力

传递ꎻ弹簧 ７安装在外齿 ２ 和外齿 ３ 之间ꎬ以限制两外齿

之间的相对位置ꎮ
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１—左鼓形齿联轴器内齿ꎻ２—左鼓形齿联轴器外齿ꎻ
３—右鼓形齿联轴器外齿ꎻ４—右鼓形齿联轴器内齿ꎻ

５—定心弹头ꎻ６—导向体ꎻ７—弹簧ꎮ
图 １　 鼓形齿联轴器折叠机构实体模型

１.２　 折叠机构运动过程分析

正常工作状态下的折叠机构运动简图如图 ２ 所示ꎮ
当折叠机构处于脱开状态时ꎬ内齿 ４在驱动力矩的作用下

绕折叠轴线旋转ꎻ由于外齿 ３和内齿 ４在未分离之前一直

处于啮合状态ꎬ因此外齿 ３会在内齿 ４旋转的过程中绕球

铰中心发生相应的摆动ꎮ 这时两侧鼓形齿联轴器的内、外
齿轴线之间就会产生夹角ꎬ当鼓形齿联轴器有合适的最大

角位移ꎬ折叠机构就能实现脱开ꎮ 当折叠机构处于接合状
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态时ꎬ内齿 ４绕折叠轴线反向旋转ꎬ一段时间后ꎬ内齿 ４的
齿端面与外齿 ３的齿端面相接触ꎮ 此后由于驱动力矩的

作用ꎬ内齿 ４会推着外齿 ３ 向左螺旋运动ꎬ同时压缩弹簧ꎮ
当外齿 ３旋转了一定角度后ꎬ其上一定存在某个单齿恰好

对上内齿 ４的一个齿槽ꎬ此后内、外齿顺利接合ꎬ最终机构

恢复正常工作状态ꎮ
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图 ２　 正常工作状态下的折叠机构运动简图

２　 折叠机构运动仿真模型的建立
本研究基于 Ａｄａｍｓ虚拟样机对折叠机构开展运动仿

真ꎬ以获得机构实现折叠所需要的鼓形齿联轴器的最大角

位移ꎮ 因此ꎬ首先建立折叠机构 Ａｄａｍｓ运动仿真模型ꎮ

２.１　 定义材料属性

将折叠机构的三维实体模型导入到 Ａｄａｍｓ 中ꎬ定义
各个零件的材料属性[４] ꎮ 定义鼓形齿联轴器的材料为
钢ꎬ弹性模量为 ２.０７×１０５ ＭＰａꎬ泊松比为 ０.２９ꎻ定义定心弹

头、导向体的材料为聚四氟乙烯ꎬ弹性模量为 ７００ＭＰａꎬ泊
松比为 ０.４ꎮ

２.２　 设置约束

根据折叠机构各零部件之间的运动及约束关系ꎬ在
Ａｄａｍｓ中利用下列约束命令设置相应约束:

１) 利用 Ｆｉｘｅｄ ｊｏｉｎｔ命令建立实体之间的固定约束ꎻ
２) 利用 ｓｐｈｅｒｉｃａｌ ｊｏｉｎｔ命令建立球面副以模拟球铰结

构ꎻ
３) 利用 Ｓｃｒｅｗ ｊｏｉｎｔ 建立螺旋副以模拟螺旋花键结

构ꎻ
４) 利用 Ｓｐｒｉｎｇ命令定义弹簧模型来模拟弹簧实体ꎻ
５) 利用 ｒｅｖｏｌｕｔｅ ｊｏｉｎｔ建立旋转副以模拟铰链结构ꎻ
６) 利用 ｃｏｎｔａｃｔ命令定义实体接触时的作用力ꎮ

２.３　 Ａｄａｍｓ 运动仿真模型

经过上述材料属性定义、约束设置等命令ꎬ最终建立

了基于 Ａｄａｍｓ虚拟样机的折叠机构运动仿真模型ꎬ如图 ３
所示ꎮ

３　 折叠机构 Ａｄａｍｓ 运动仿真分析

３.１　 无内齿 １ 的折叠机构 Ａｄａｍｓ 仿真及

结果分析

　 　 分析折叠机构脱开过程ꎬ若左侧鼓形齿联轴器最大角

����

图 ３　 折叠机构 Ａｄａｍｓ 运动仿真模型

位移不足以使折叠机构脱开ꎬ那么外齿 ２摆动到极限角度

后ꎬ将会限制外齿 ３的摆动ꎬ最终影响右侧鼓形齿联轴器

的脱离ꎬ导致折叠机构无法实现脱开ꎮ 因此ꎬ考虑将内齿

１去掉ꎬ再对折叠机构开展仿真分析ꎬ测量折叠机构脱开

时外齿 ２的摆动角度ꎬ即为折叠机构脱开所需要的左侧鼓

形齿联轴器的最大角位移ꎮ
根据以上分析ꎬ建立无内齿 １ 的折叠机构仿真模型ꎮ

在内齿 ４上施加驱动力矩ꎬ对折叠机构开展脱开运动仿

真ꎬ同时测量了左侧鼓形齿联轴器外齿 ２ 轴线的摆角变

化ꎬ测量结果如图 ４所示ꎬ图中曲线 ２ 表示右侧鼓形齿联

轴器内、外齿接触力的变化ꎮ

15.0

10.0

5.0

0.0
0.0 0.5 1.0

1 2

1.5

foldable_asm

X:
2.1292

Y:
3.442

Slope:
110.0889

Min:
0.0

Max:
11.2639

Avq:
1.7283

RMS:
2.1749

# of Points:
762

2.0 2.5

2 500.0

2 000.0

1 500.0

1 000.0

500.0

0.0

�/sec

��2����
�����	�����	 ��

�
�
�
�

/d
eg

�
�
	

/N

1
2

图 ４　 外齿 ３ 与内齿 ４ 轴线夹角的变化曲线

从图 ４可以看出ꎬ外齿 ２的摆角曲线出现了非常平缓

的阶段ꎬ这是由于当右侧鼓形齿联轴器达到最大角位移之

后ꎬ内齿和外齿之间开始发生表面挤压渗透ꎬ因此摆角增

加缓慢ꎮ 当右侧鼓形齿联轴器接触力变为 ０ Ｎ 时ꎬ内齿和

外齿在经历了一段时间相互挤压渗透后最终实现了脱离ꎬ
即折叠机构实现了脱开ꎮ 此时ꎬ外齿 ２ 轴线的摆角为

３.４４２°ꎬ即为折叠机构实现脱开所需要的左侧鼓形齿联轴

器的最大角位移ꎮ

３.２　 无内齿 １、无倒角的折叠机构 Ａｄａｍｓ
仿真及结果分析

　 　 外齿 ３(图 ５)的齿宽为 ２２ｍｍꎬ包括 １５ｍｍ鼓形齿部分

和 ７ｍｍ倒圆角部分ꎬ倒圆角部分在折叠机构接合过程中起

导向作用ꎮ 分析折叠机构脱开过程可知ꎬ在右侧鼓形齿联

轴器内、外齿脱离过程中ꎬ内齿 ４依次经历了外齿 ３上鼓形

齿部分和倒角部分ꎮ 当内齿 ４脱离了外齿 ３上鼓形齿部分

时ꎬ内齿 ４和外齿 ３的轴线夹角即为机构实现折叠所需要

的右侧鼓形齿联轴器的最大角位移ꎮ 为了测量该夹角ꎬ需
要避开倒角部分的干扰ꎮ 因此ꎬ考虑将 ７ｍｍ 倒角部暂略

去ꎬ重新建立折叠机构的运动仿真模型ꎮ 基于 Ａｄａｍｓ对无

倒角的折叠机构开展仿真分析ꎬ同时测量机构脱开时外齿

３与内齿 ４轴线的夹角ꎬ测量结果如图 ６所示ꎮ
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图 ５　 外齿 ３ 的二维图(局部)
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图 ６　 外齿 ３ 与内齿 ４ 轴线夹角的变化曲线

从图 ６中标尺的位置可以看出ꎬ当外齿 ３与内齿 ４的
接触力变为 ０时ꎬ即折叠机构实现了脱开ꎬ此时外齿 ３ 与

内齿 ４ 的轴线夹角为 ２. ５° (夹角大小为:１８０° － ＹꎬＹ ＝
１７７.４８°ꎬ即折叠机构实现脱开所需要的右侧鼓形齿联轴

器的最大角位移ꎮ

４　 基于最大角位移的鼓形齿修形参
数确定

　 　 经过上述 Ａｄａｍｓ 仿真分析ꎬ得到了折叠机构实现脱

开所需要的左侧鼓形齿联轴器的最大角位移为 ３.５°ꎬ右侧

鼓形齿联轴器的最大角位移为 ２.５°ꎮ 基于仿真得到的最

大角位移ꎬ依据航空发动机设计手册ꎬ确定鼓形齿的修形

参数为:单侧减薄量、位移圆半径和外齿齿顶圆弧半径ꎮ
１) 单侧减薄量

单侧减薄量 ｇｔ 为工作圆切面 Ｂ－Ｂ上沿齿长齿廓曲线

鼓度ꎬ如图 ７ 所示ꎮ 外齿单侧减薄量 ｇｔ 的计算公式为:
ｇｔ ＝(ｂ１ / ２)ｔａｎΔαꎮ 式中:ｂ１为鼓形齿联轴器外齿的宽度ꎬ
ｍｍꎻΔα 为鼓形齿联轴器的最大角位移ꎮ

２) 外齿位移圆半径

位移圆半径 Ｒ 为轴截面上沿齿长方向的分度圆曲线

半径ꎬ如图 ７所示ꎮ
鼓形齿联轴器外齿位移圆半径 Ｒ 的计算公式为:

Ｒ＝
ｇｔ

２
× ｃｏｓα

ｓｉｎ α＋
９０°
Ｚ１( )

＋
ｂ２１ｓｉｎ α＋

９０°
Ｚ１( )

８ｇｔｃｏｓα
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图 ７　 单侧减薄量 ｇｔ 的示意图

式中:ｇｔ 为截面 Ｂ－Ｂ上沿齿长齿廓曲线鼓度ꎬｍｍꎻｂ１ 为鼓

形齿联轴器外齿的宽度ꎬｍｍꎻα 为鼓形齿压力角ꎬ(°)ꎻＺ１
为鼓形齿的齿数ꎮ

３) 外齿齿顶圆弧半径

轴截面上外齿齿顶圆弧的半径 Ｒａ１ꎬ如图 ７ 所示ꎮ 本

研究应用的鼓形齿联轴器设计采用大径定心的方式ꎬ其外

齿齿顶圆弧半径 Ｒａ１的计算公式为:Ｒａ１ ＝ ０.５×Ｄａ１ꎮ 式中

Ｄａ１为外齿齿顶圆直径ꎬＤａ１ ＝ｍ× Ｚ１＋２( ) ꎬｍｍꎮ

５　 结语

本文将鼓形齿联轴器应用到折叠机构中ꎬ提出了新型

的鼓形齿联轴器折叠机构ꎬ并对该折叠机构进行了脱开和

接合运动过程分析ꎮ 建立了折叠机构 Ａｄａｍｓ 仿真模型并

对折叠机构开展仿真分析ꎬ得到了机构实现折叠所需要的

鼓形齿联轴器的最大角位移ꎬ并根据最大角位移ꎬ参考航

空发动机设计手册ꎬ得到了确定鼓形齿联轴器修形参数的

计算方法ꎮ
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