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摘　 要： 为研究刚度特性对重型燃机端面齿联轴器工作行为的影响，构建端面齿联轴器刚度分析参数化模型，对端面齿接触

压力、扭转刚度、压缩变形等重要参数进行计算分析． 采用有限元方法研究联轴器结构变形与刚度的变化规律． 用实验装置对

联轴器的变形和刚度进行了直接测试，刚度模型计算结果与有限元结果以及实验结果吻合较好． 研究结果表明：螺栓预紧过

程中端面齿及轮盘圆柱发生了不同程度的扭转，导致联轴器各部件刚度特性各有不同，其中端面齿压缩刚度随预紧力增大明

显增大，而其它部件的刚度略微减小． 由于扭转的存在，端面齿联轴器在变形、刚度变化规律、接触应力及接触状态等特征上

有别于一般的联轴器．
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　 　 端面齿联轴器作为重型燃气轮机、航空涡轮发

动机等高参数转子系统（高能量、高速度、高稳定

性） ［ １ ］的连接与传扭重要部件［ ２ ］，对转子系统高能

量、大扭矩传递过程和复杂工况下的稳定运行起关

键性作用． 由于自身结构的复杂性和工况条件限

制，国内外只有少数学者对端面齿联轴器的刚度特

性进行了研究，较深入的研究主要采用接触力学理

论、磨损理论并考虑棘轮效应等作为理论基础，辅以

有限元分析获得定性定量结论加以验证［ ２ － ６ ］，但研

究工作并不完备． 目前的研究主要考虑外部载荷

（轴向或剪切方向）、预紧力状态、结构变形、楔形接

触面的滑移、磨损等多个因素（物理量）的影响． 这

些因素与端面齿的刚度特性密切相关，许多重要参

数的物理特征受刚度特性影响、支配甚至存在相互

映射和数学解析关系，而目前针对端面齿刚度特性

的直接研究较少，所以理论研究工作需要进一步完



善与发展． 由于重型燃机服役条件极其恶劣并受端

面齿结构制约，直接进行端面齿各项性能测试非常

困难，导致理论研究缺少有效的试验数据支撑，这是

导致研究工作不完备的客观条件．
端面齿联轴器的重要特征是通过周向或中心拉

杆螺栓对轮盘进行紧固连接，多个螺栓的预紧状态

对结构部件刚度的影响非常大． 早期的螺栓连接刚

度分析以预紧条件下平行弹簧模型为基础［ ７ ］，但对

端面齿联轴器而言该模型过于简单． 当外部负载引

起构件额外变形时，文献［８］提出一种新的解析模

型来补偿传统模型的不足，文献［ ９－１０］ 进一步发展了

该新模型，但当构件外形变化或受到不对称外载荷

时，该模型并不适用［１ １ －１ ３ ］ ． 大量研究表明外部荷载

对联轴器的连接刚度［ １ ４ － １７ ］ 存在影响． 普通联轴器

只受螺栓预紧力的作用，可不考虑外载荷的影响．
但端面齿联轴器由于其结构特殊性，当螺栓预紧之

后，会导致被夹紧轮盘承受一个额外载荷，从而发生

不同于普通联轴器变形的额外变形，进而引起连接

刚度发生非线性变化．
本文对重型燃机所采用端面齿联轴器的结构变

形与刚度特性进行了系统分析和参数化建模，端面

齿的接触应力、扭转刚度、压缩刚度等重要参数可通

过刚度分析模型求解得到，有效支持端面齿联轴器

的行为状态分析． 基于测试手段进行结构刚度分析

是端面齿联轴器结构完整性研究的重要内容，由于

直接进行端面齿各项性能测试非常困难，考虑到拉

杆螺栓体积较大，从测试的“结构适应性”而言，其
性能参数如螺栓预紧力和螺栓刚度可直接测试获

取，本文构建的刚度分析模型建立了螺栓与端面齿

在工作环境下存在的潜在联系，为端面齿联轴器测

试研究提供了有效的方法． 基于所建立的刚度分析

模型，对端面齿联轴器的螺栓预紧过程中各个结构

部件的变形和刚度变化规律进行了研究．

１　 端面齿联轴器刚度特性分析与参数

化建模

　 　 本文选择重型燃机所采用双轮盘端面齿联轴器

结构进行刚度特性分析和参数化建模． 该结构联轴

器主要由 ３ 部分组成：２４ 个端面齿、圆柱体以及中

间环形连接部分（如图 １）． 由于连接结构共有 ２４ 个

端面齿和 ６ 根螺栓，因此单根螺栓承受预紧力是单

个端面齿所承受载荷的 ４ 倍． 端面齿的几何外形如

图 ２ 所示．
　 　 分析图 １ 联轴器结构的刚度特性，需对整体结

构各构件的变形（压缩、扭转）进行分析，围绕模型

表征参数化和模型参数可识别的研究出发点，本文

在受力分析的基础上，根据经验公式对联轴器各构

件的变形情况进行了系统分析和参数化建模；因为

所建立分析模型的表达式力学关系和物理意义明

确，所以便于测试研究．
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图 １　 端面齿联轴器的半截面
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图 ２　 端面齿截面

　 　 根据图 ３，端面齿所受载荷对轮盘圆柱部分的作

用可作为外载进行处理，由于端面齿载荷中心点与螺

栓的预紧载荷中心不在同一直线，导致整个结构存在

附加弯矩，该弯矩使得轮盘圆柱和端面齿均产生扭转

变形，进而对连接结构的刚度产生影响． 同时必须注

意到，端面齿所受载荷并不是等效传递给轮盘圆柱，
而是以剪切作用方式进行传递． 如图 ４，该载荷导致

轮盘圆柱部分的压缩变形可表述为

δｃｙ，Ｆｃ
＝ αＦｃ ／ Ｋ′

ｃｙ ． （１）
式中： α表示比例因子，体现了端面齿载荷对连接结

构产生压缩变形的效率；Ｋ′
ｃｙ 为轮盘圆柱的等效刚

度， 由 经 验 公 式 可 表 述 为： Ｋ′
ｃｙ ＝ πＥ（ｄ２

ｓ －
ｄ２

ｗ） ／ （８ｔｃｙ） ．
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图 ３　 端面齿联轴器结构变形

　 　 轮盘圆柱和端面齿在承载方向的扭转变形使得

圆柱部分和端面齿的原有结构刚度发生了变化，并

·６６１· 哈　 尔　 滨　 工　 业　 大　 学　 学　 报　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 第 ４８ 卷　



且呈现出非线性的特征，圆柱部分的扭转变形可表

述为

δｃｙ，θｄ ＝ Ｆｃ ／ Ｋθｄ ． （２）
式中： Ｋθｄ 为圆柱部分的等效扭转刚度，可看出随

Ｋθｄ 增加将导致轮盘圆柱整体变形变小．
端面齿环形部分对连接结构的整体变形有影

响，根据文献［８］，环形连接部分在燃机实际工作时

能起到缓解冲击振动的作用，其压缩变形为

δｒ，Ｆｃ
＝ βＦｃ ／ Ｋ′

ｒ ．
式中： β 为比例因子；Ｋ′

ｒ 为环形部分的等效刚度，且
Ｋ′

ｒ ＝ ＡｒＥ ／ ｔｒ，Ａｒ 为环形部分径向横截面积．
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图 ４　 由端面齿接触载荷转化的剪切载荷示意图

　 　 进一步分析端面齿自身变形对联轴器刚度的影

响． 端面齿自身变形同时受齿面接触压力和端面齿

自身扭转的影响，而端面齿自身扭转与螺栓夹紧载

荷存在联系，端面齿扭转角度随螺栓夹紧载荷的增

加而增加，求解端面齿联轴器的等效刚度必须和螺

栓的夹紧载荷相联系． 由有限元分析可知，在螺栓

加载初期，端面齿的接触压力逐渐增加，端面齿接触

面为滑移或近接触状态． 与此同时，端面齿开始发

生扭转变形，使得端面齿接触面积减小，再加上端面

齿的扭转，使得端面齿的等效压缩刚度发生了变化．
随着螺栓载荷进一步增加，端面齿部分接触面的接

触状态变成了粘连，而近接触部分也逐渐消失． 因

此，将端面齿压缩变形 δｃｕ，Ｆｐｃ
与端面齿接触状态及

接触压力建立如下联系：
δｃｕ，Ｆｐｃ

＝ γＦｐｃ ／ Ｋｃｕ ． （３）
式中： Ｆｐｃ 表示端面齿的总体接触力； Ｋｃｕ 表示端面

齿的刚度，可表述为

Ｋｃｕ ＝ ２ＡｃｕＥ ／ ｔｗ； （４）
Ａｃｕ 为端面齿接触面有效面积，可表征为 Ｆｂ 或端面

齿接触压力的函数，即
Ａｃｕ（Ｆｂ） ＝ γＦｐｃ ｔｗ ／ （２Ｅδｃｕ，Ｆｐｃ

） ． （５）
　 　 根据图 ３， δ′ｃｕ，Ｆｐｃ

通过有限元分析可直接获得，
则 δｃｕ，Ｆｐｃ

可表述为

δｃｕ，Ｆｐｃ
＝ δ′ｃｕ，Ｆｐｃ

／ ｃｏｓ θｃｕ ． （６）
式中 θｃｕ 为螺栓加载过程中端面齿的扭转角度．

由受力平衡关系可知： Ｋｂδｂ ＝ Ｋｄδｄ，δｄ 为轮盘整

体的压缩变形量，可描述为

δｄ ＝ δｃｕ，Ｆｐｃ
＋ ２δｒ，Ｆｃ

＋ ２δｃｙ，Ｆｃ
＋ ２δｃｙ，θｄ ．

Ｋｄ 表示轮盘的整体轴向等效刚度，可定义为

Ｋｄ ＝ ４
１
Ｋｃｕ

＋ ２
Ｋｒ

＋ ２
Ｋｃｙ

＋ ２
Ｋθｄ

．

式中： Ｋｒ ＝ βＫ′
ｒ，Ｋｃｙ ＝ αＫ′

ｃｙ ． 求解方程（３） ～ （６），可得

Ａｃｕ（Ｆｂ） ＝ Ｆｂ ｔｗｃｏｓ θｃｕ ／ （２Ｅδ′ｃｕ，Ｆｐｃ
）， （７）

γ ＝ Ｆｂ ／ Ｆｐｃ ． （８）
　 　 当螺栓载荷或端面齿接触面摩擦系数足够大

时，端面齿接触面会趋于整体粘连状态，此时端面齿

接触面的等效接触面积将不会发生变化，当端面齿

体积足够小以及齿数足够多时会发生这种情况 ［ ６ ］ ．
本文并不考虑这种情况，由于重型燃机端面齿体积

相对较大，单个齿面所承受载荷相对更小，因此端面

齿接触面之间始终保持着非整体粘连状态．
上述分析主要集中在结构变形上，而结构部件

刚度及比例因子需要进一步推导． 相关刚度和变形

参数都可通过有限元或经验方法获得． 根据式（１），
比例因子 α 可通过有限元分析所获得的 δｃｙ，θｄ 计算

得到：
α ＝ Ｆｂ ／ （Ｋ′

ｃｙδｃｙ，Ｆｃ
） ．

同样方法可用来得到比例因子 β：
β ＝ Ｆｂ ／ （Ｋ′

ｒδｒ，Ｆｃ
） ．

　 　 同样，根据有限元分析得到图 ３ 中 δ′ｃｙ ， θ ｄ 和 θｃｕ

后， Ｋθｄ 可由式（２） 和（６） 得到，γ、Ａｃｕ可由式（７） 和

（８） 得到，而 Ｋｃｕ 可由式（４） 和（５） 推导得到．
为增加分析模型的独立性及工程实用性，将模

型中需通过有限元确定的系数， 包括 Ｋｃｕ、Ｋｒ、Ｋθｄ、
Ｋｃｙ 等进一步进行独立分析． 将刚度系数与螺栓预紧

力 Ｆｂ 和联轴器结构参数联系起来，构建多项式函数

表达式，记为

ＫＸ ＝ ＺＦＢ ．
式中：

ＦＢ ＝

Ｆｎ
ｂ１ … Ｆｎ

ｂｉ … Ｆｎ
ｂｍ

︙ ⋱ ︙

⋱

︙
Ｆ ｊ

ｂｉ … Ｆ ｊ
ｂｉ … Ｆ ｊ

ｂｍ

︙

⋱

︙ ⋱ ︙
１ … １ … １

é

ë

ê
ê
ê
ê
ê
ê
ê

ù

û

ú
ú
ú
ú
ú
ú
ú

，

Ｆ ｊ
ｂｉ 表示第 ｉ 个预紧力的 ｊ 次方；Ｚ 是多项式系数矩

阵，为联轴器结构参数（如端面齿结构或螺栓结构）
所构成的多项式函数矩阵，表示为

Ｚ ＝ ＵＸ，
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Ｘ ＝

ｘｍ
１ … ｘｍ

ｉ … ｘｍ
ｎ

︙ ⋱ ︙

⋱

︙
ｘ ｊ
１ … ｘ ｊ

ｉ … ｘ ｊ
ｎ

︙

⋱

︙ ⋱ ︙
１ … １ … １

é

ë

ê
ê
ê
ê
ê
ê
ê

ù

û

ú
ú
ú
ú
ú
ú
ú

．

式中： ｘ ｊ
ｉ 为第 ｉ 个元素的第 ｊ 次方，表示联轴器特定

结构下的尺寸；Ｕ 为多项式系数矩阵， 对其求解可

得到不同尺寸、不同预紧力下联轴器各部件的刚度

矩阵为

ＫＸ ＝ ＵＸ ＦＢ ＝ ［Ｋｃｕ ， Ｋｒ，Ｋθｄ，Ｋｃ］ Ｔ ．
由此，联轴器整体轴向刚度 ＫＤ 可重新表达为

ＫＤ ＝ １
ＫＣＵ

＋ ２
ＫＲ

＋ ２
ＫＣＹ

＋ ２
ＫθＤ

æ

è
ç

ö

ø
÷

－１

．

式中： ＫＣＵ、ＫＲ、Ｋθ Ｄ、ＫＣＹ 分别表示经多项式拟合处理

后 Ｋｃｕ、Ｋｒ、Ｋθｄ、Ｋｃｙ 的表达形式． 求解 ＫＤ 可预测实际

端面齿联轴器的力与变形的关系．

２　 有限元建模

对建立的刚度分析模型通过有限元方法和实验

进行验证． 有限元模型采用商用软件 Ａｎｓｙｓ 建立，如
图 ５． 模型中螺栓头采用了简化模型，即不包含螺

纹． 单元类型采用 ８ 节点轴对称体单元 １８５． 设定建

模材料为弹性且各向同性，杨氏模量为 ２０９ ＧＰａ． 有

限元模型中有 ６ 根螺栓，２４ 个端面齿，几何尺寸见

图 ６．

端面齿

螺栓

轮盘

图 ５　 端面齿联轴器有限元建模

52
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图 ６　 模型几何尺寸（ｍｍ）

　 　 由于环形连接部分相对于端面齿及圆柱部分属

于薄壁结构件，该部分网格密度与质量对分析结果

影响较大，因此对该部分网格进行了加密处理，并确

保网格划分质量的合法性（单元节点不能是其它单

元的内部节点）、相容性（单元须在区域内部，不可

落入外部）、协调性（相邻单元的自由度相互匹配）、
良好过渡性（单元之间过渡平稳）和网格划分一致

性（单元节点只能与单元节点相连，不能与相邻单

元中间节点相连，相邻单元公共边具有相同的节点

数）． 经过上述处理所建立有限元模型总共有

１２ ２４３ 个网格节点，１５ ９５５ 个八节点三维实体单元．
通过接触耦合对来模拟接触条件，分别是螺母

和轮盘表面之间的接触、两个轮盘端面齿之间的接

触和螺栓头和轮盘表面之间的接触，各接触面摩擦

因数设为 ０．２，接触目标单元选用 Ｔａｒｇｅ１７０，接触单

元选用 Ｃｏｎｔａ１７４，并考虑了接触对目标面和接触面

对应节点的相互匹配．
模型边界条件的施加包括两个步骤：为保证模

型不出现刚体位移，对一端进行全约束，另一端设置

为自由端，如图 ５； 施加螺栓预紧载荷，施加方法如

图 ７， 通过试错法不断调整螺栓头与螺母之间的建

模距离 ΔｌＴ 来确定所需预紧载荷 Ｆｂ 大小．

螺母建模位置
ΔlT

图 ７　 螺栓预紧力的确定方法

　 　 具体过程如图 ８ 所示： １） 给定预紧载荷 Ｆｂ，以
及螺栓弹性模型 Ｅ、横截面积 Ａ和有效长度 ｌ等初始

参数；２） 计算螺栓拉伸刚度 ｋｂ（ｋｂ ＝ ＥＡ ／ Ｌ），确定给

定 Ｆｂ 下的螺栓伸长量 Δｌｂ；３） 假设一个 ΔｌＴ 初值，通
过有限元计算提取 Ｆｂ 以及螺栓伸长量ΔｌＴｂ；４） 对比

Δｌｂ 与ΔｌＴｂ，若不相等调整ΔｌＴ 大小，直到二者相等为

止；５） 当Δｌｂ 与ΔｌＴｂ 相等时，预紧力设定值即为实际

螺栓预紧力大小．

Δl=ΔlT

ΔlTb=Δlb?

对比
得到ΔlT,ΔlTb

有限元分析
建立有限元模型

假设ΔlT

ΔlTb=Fb/kb

给定Fb和初始参数

Y

N

计算分析

图 ８　 螺栓预紧力确定流程
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３　 计算结果

表 １ 计算结果表明，端面齿扭转角 θｃｕ 随预紧载

荷 Ｆｂ 的增加而增加，其他比例系数随 Ｆｂ 的增加而

降低． 由图 ９ 可知，联轴器各部件刚度特性有所区

别，端面齿压缩刚度 Ｋｃｕ 随 Ｆｂ 的变化比较明显，而其

它部件刚度随 Ｆｂ 的增大略微减小． 由于轮盘圆柱部

分扭转变形，使得端面齿在联轴器预紧后存在向轮

盘径向外方向翻转的趋势，而端面齿与环形连接部

分形成的凹陷使得端面齿产生向内方向的扭转． 相

对而言，端面齿向内方向扭转的可能性更大，因此

θｃｕ 随 Ｆｂ 的增加而增加，Ｋｃｕ 随 Ｆｂ 的增加而降低．
表 １　 分析模型计算结果

Ｆｂ ／ Ｎ θｃｕ ／ （１０ －４（°）） Ａｃｕ ／ ｍｍ２ α β γ

８２９．８ ２．７２８ １８．８４９ ５．２６７ ０．８０１ ２．２５５

２ ２８３．６ ６．４１７ ５．０３１ ５．２３４ ０．８２０ ３．９１８

３ ８３９．１ ８．４６４ ３．２０９ ５．１３４ ０．７９５ ４．８７７

５ ４５３．０ ９．４７０ ２．５２７ ５．０６７ ０．７７７ ５．５９１

７ １３５．８ ９．９２９ ２．１８４ ５．００２ ０．７６１ ６．０９４

　 注： α为反映圆柱部分压缩刚度变化情况的比例系数， β为反映环

形连接部分压缩刚度变化情况的比例系数，γ 为反映螺栓预紧力与

端面齿接触力关系的比例关系．
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图 ９　 端面齿联轴器各部件刚度的变化

　 　 端面齿扭转使其有效接触面积 Ａｃｕ 随预紧力 Ｆｂ

的增加而明显减小，因此端面齿的平均压缩量增加，
在总接触力不变的情况下，Ｋｃｕ 随扭转角 θｃｕ 的增加

而降低． 在螺栓预紧加载初期，由于端面齿顶端局

部变形比较严重，导致整体压缩变形较大，而预紧加

载后期，整个端面齿表现为平稳受载，压缩刚度也逐

渐缓和．
　 　 比例系数 α 反映了圆柱部分压缩刚度 Ｋｃｙ 的变

化情况，可发现随着螺栓预紧力 Ｆｂ 的增加，比例系

数 α（表 １） 及压缩刚度 Ｋｃｙ（图 ９） 呈现缓慢衰减状

态，或者认为圆柱部分的压缩刚度逐渐减小． 由前

面的分析可知，圆柱部分的扭转变形在螺栓预紧过

程中逐渐变化，该变形是导致 Ｋｃｙ 减小的主要原因；
或可认为当圆柱部分发生扭转变形时，同样的预紧

力会在圆柱部分压缩方向产生更大的压缩变形，反
映在刚度值求解结果上呈现减小趋势．
　 　 比例系数 β 反映了环形连接部分压缩刚度 Ｋｒ

的变化情况，可发现随着螺栓预紧力 Ｆｂ 的增加，比
例系数 β 及压缩刚度 Ｋｒ 呈现缓慢的衰减状态，可认

为环形连接部分压缩变形有所增加． 环形连接部分

压缩变形量受端面齿和圆柱部分扭转变形的影响很

大，当两者的扭转逐渐增加时，环形连接部分的局部

压缩变形量明显增加，因此总体变形量也较其受到

平稳压缩时变形量更大．
比例系数 γ 反映了螺栓预紧力与端面齿接触力

的关系． 由分析结果可知，比例因子 γ 随着预紧力

的增加而增加，或者也可认为端面齿的接触力随着

预紧力的增加其增加的速率放缓． 端面齿总的接触

力是其接触应力的反映，根据有限元分析结果，端面

齿总接触力很大程度上由端面齿顶端的局部接触应

力所决定． 在预紧加载的初始阶段，端面齿顶端的

局部接触应力变化较大，而到加载后期（预紧力较

大），其局部接触应力变化逐渐缓慢．
由图 ９ 可知，经多项式拟合函数处理后的刚度

值 ＫＣＵ、ＫＲ、ＫθＤ、ＫＣＹ 与 Ｋｃｕ、Ｋｒ、Ｋθｄ、Ｋｃｙ 非常接近，误
差在 ５％ 以内． 多项式系数矩阵 Ｕ 的元素值 ｕｉｊ 见

表 ２．
表 ２　 μ ｉｊ计算结果

ｉ
ｕｉｊ

ｊ ＝ ｃｕ ｊ ＝ ｃｙ ｊ ＝ ｒ ｊ ＝ θｄ

ｉ ＝ １ １．９５Ｅ＋０１ ４．８２Ｅ－０２ １．０７Ｅ－０１ －１．３７Ｅ－０２

ｉ ＝ ２ －３．２１Ｅ＋０３ －７．５１Ｅ＋００ －１．６２Ｅ＋０１ ２．８５Ｅ＋００

ｉ ＝ ３ １．９８Ｅ＋０５ ４．３８Ｅ＋０２ ９．１８Ｅ＋０２ －２．０８Ｅ＋０２

ｉ ＝ ４ －５．３８Ｅ＋０６ －１．１３Ｅ＋０４ －２．３０Ｅ＋０４ ６．５１Ｅ＋０３

ｉ ＝ ５ ５．４７Ｅ＋０７ １．０９Ｅ＋０５ ２．１５Ｅ＋０５ －７．４１Ｅ＋０４

４　 实验验证

本文设计了一个多轴液压紧固系统，对刚度分

析模型进行有效性验证，如图 １０（ａ）所示． 该装置能

保证六根螺栓同时预紧且各螺栓预紧载荷相互偏差

在±２．５％以内． 实验螺栓采用 ４５＃材料，螺栓总长

５１ ｍｍ，有效工作长度 ４３ ｍｍ，螺纹部分长 １５ ｍｍ，
螺栓头直径 ８．８８ ｍｍ，螺栓杆直径 ５．７８ ｍｍ． 实验前

各螺栓螺母经热循环炉加热至 ３００ ℃后置于空气进

行冷却，以消除残余应力，经超声振动仪去除表面磨

屑，以保证螺纹表面光洁度．
测试位置如图 １０（ｂ）所示． 各实验螺栓贴有应

变片，沿轴向方向，可测量螺栓受载之后的轴向应
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变，通过换算可获得各螺栓预紧力大小，对各预紧力

取均值即可得到加载过程螺栓的预紧力大小． 同时，
在螺栓预紧后采用螺旋测微仪对整个轮盘的变形量

δｄ 以及 δ′ｄ 进行测量． δ′ｄ 为除去轮盘圆柱扭转量后的

整体变形量，表达式为

δ′ｄ ＝ δｃｕ，Ｆｐｃ
＋ ２δｒ，Ｆｃ

＋ ２δｃｙ，Ｆｃ
．

　 　 测试设备采用日本横河应变仪（型号 ＭＸ１００），
应变仪输入端与应变片引线端相连并进行温度补

偿． 采样数据通过网络数据线与 ＰＣ 相连进行传输，
采样频率 １ Ｈｚ． 实验过程中对六根螺栓的轴向应变

进行同时采集（换算得到螺栓预紧力大小），同时对

轮盘变形 δｄ 以及 δ′ｄ 进行测量，得到了多组端面齿联

轴器螺栓预紧力与轮盘结构变形量的关系，如图 １１
所示．

位置Ⅰ

测块Ⅱ测块Ⅰ

测块Ⅱ

测块Ⅰ
位置Ⅰ

轮盘

预紧加载螺栓

端面齿联轴器

（ａ） 实验装置

变形测量
轮盘整体变形测块

应变片
轮盘压缩变形
测试位置

变形测量

轮盘整体变形测块

（ｂ） 测试位置

图 １０　 实验测试装置

　 　 由图 １１ 可知，轮盘变形 δｄ 与 δ′ｄ 随螺栓预紧载

荷 Ｆｂ 的增大而增加，二者变化规律相似，且与 Ｆｂ 呈

线性关系． 对比图 １１ （ａ）和图 １１ （ｂ）可知，轮盘圆

柱部分存在一个扭转变形，大小约为轮盘整体压缩

变形量的一半． 本文刚度分析模型计算结果与 ＦＥＡ
结果和实验结果对比较为理想，特别是整体变形量

δｄ ． 而造成 δ′ｄ 存在差异的原因主要在有限元模型的

网格密度上，通过加密端面齿联轴器有限元建模网

格，该问题可以得到改善． 如前所述，环形连接部分

由于其薄壁结构特征，有限元分析时对该部分网格

不断进行加密处理，发现在保证网格质量的情况下

逐渐加密网格使得端面齿及圆柱部分扭转变形量的

预测值不断得到改善，从而逐渐改善了有限元模型

的计算精度；同时发现当网格加密到一定程度后有

限元分析结果变化不大，同时对计算机处理能力提

出了要求，因此在保证计算精度的情况下对网格数

量进行了控制．

本文模型
FEA
试验

15
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0
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Fb/kN
δ d
/μ
m

（ａ）轮盘总体变形量
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4

2

0

Fb/kN

δ d
′/
μ
m

本文模型
FEA
试验

1 2 3 4 5

（ｂ）不考虑轮盘圆柱部分扭转的变形量

图 １１　 试验及仿真结果对比

５　 结　 论

１）建立了一种端面齿联轴器刚度分析参数化

模型，联轴器各部件的扭转角、压缩刚度、扭转刚度

等重要参数可通过该模型求解得到，为端面齿联轴

器行为分析提供了完备的刚度数据支持，弥补了传

统研究的不足．
２）解决了端面齿联轴器现有测试手段存在的

结构受限难题：基于参数化模型构建测试方法，联轴

器的结构变形和刚度数据可直接测试获得，使得复

杂工况下端面齿联轴器的性能测试具有“结构适

应性”．
３）通过仿真分析和实验发现：螺栓预紧过程中

端面齿及圆柱部分存在不同程度的扭转，导致联轴

器各部件刚度特性各有区别；端面齿压缩刚度随预

紧力增大明显增大，其他部件刚度略微减小． 由于
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该扭转的存在，使得端面齿联轴器在结构变形、刚度

变化规律、各接触面接触应力及接触状态等特征上

不同于一般联轴器．
４）本文刚度特性分析仅考虑了螺栓预紧载荷，

对于其它形式载荷，如联轴器受到扭转及弯曲等载

荷并没有进行分析，但该分析模型对其它形式载荷

仍具有效性．
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