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摘要:针对金融机具大额现金循环模块现有传动系统面对结构紧凑、精度高、扭矩大、转速快、温度高的使用要求时ꎬ经常出现传动

精度降低和磨损失效的问题ꎬ在单向驱动机构中ꎬ采用了双压力角非对称塑料齿轮作为传动系统核心部件ꎮ 设计了工作面 ３５°和非

工作面 ２０°的双压力角非对称热塑齿轮ꎬ并与现有标准压力角齿轮进行了对比分析ꎻ利用 Ｍａｔｌａｂ 仿真软件对影响非对称塑料齿轮工

作齿面磨损要素进行了建模和仿真分析ꎬ在此基础上ꎬ通过测试机对齿轮磨损进行了试验验证ꎮ 研究结果表明:在轮齿表面滑动磨

损、热变形磨损及齿廓干涉磨损方面ꎬ工作齿面压力角增大的双压力角塑料齿轮都优于标准齿轮ꎻ工作面采用 ３５°齿形的非对称齿

轮比 ２０°标准齿形齿轮耐磨性提高 １ 倍以上ꎮ
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０　 引　 言

大额现金循环模块用于钞票的连续存取、传输和

鉴别ꎬ其传动系统主要由齿轮构成ꎮ 大额现金循环模

块由于涉及到现金ꎬ只能在保险柜这样空间狭小、温度

高、不能进行润滑的环境下工作ꎬ而金属齿轮又无法达

到使用要求ꎮ
与金属齿轮相比ꎬ热塑齿轮具有质量轻、噪声小、



不锈蚀、可在无润滑条件下工作的特点ꎬ可满足大额现

金循环模块的工作要求ꎮ 但塑料为粘弹性体ꎬ失效形

式和失效机理都与金属齿轮有很大区别ꎻ尤其在开式

传动中ꎬ轮齿磨损是塑料齿轮的主要失效形式[１]ꎮ
因此ꎬ如何减小齿轮的磨损ꎬ提高热塑齿轮的寿命

一直以来成为研究的主要课题ꎮ 邱良恒等[２￣３] 通过计

算分析ꎬ提出了通过改善材料导热性提高塑料齿轮寿

命的方法ꎻＦＲＡＮＫＬＩＮ[４] 通过干往复滑动条件下进行

了磨损试验ꎬ提出了通过降低材料的摩擦系数ꎬ可减小

摩擦热从而提高耐磨性ꎻＹＯＵＳＥＦ 等[５￣８]通过实验分析

提出了ꎬ通过采用合适的材料可以降低摩擦提高齿轮

的疲劳强度和抗磨损性ꎬ并可通过改性获得更好的性

能[９￣１１]ꎻＴＡＢＵＲＤＡＧＩＴＡＮ[１２]对圆柱直齿轮的摩擦生热

过程进行了分析ꎬ得出了滑动率和接触强度对齿面温

升有直接影响的结论ꎻＤＥＮＧ 等人[１３] 通过对提高非对

称齿形弯曲载荷能力的研究ꎬ得出了“增加非对称齿

轮工作齿侧的齿形分度圆压力角ꎬ可明显减小非对称

齿轮 齿 根 弯 曲 应 力 并 提 高 齿 根 刚 度 ” 的 结 论ꎻ
ＫＡＰＥＬＥＶＩＣＨ 等[１４]基于采用较大压力角工作面和较

小压力角非工作面的设计思想ꎬ分析得出了采用该种

设计的齿轮可以提高齿轮齿根弯曲强度ꎬ减小齿轮体

积ꎬ降低齿轮振动和噪声的结论ꎮ
以上研究分析了影响齿轮寿命的主要因素ꎬ并从

改进材料和优化齿轮设计的方面做了大量工作ꎬ得出

了通过改进材料有益于提高齿轮寿命ꎬ以及通过改进

齿形有益于提高齿根弯曲强度及降低噪声的结论ꎮ 但

目前尚没有通过齿形变化增加工作面压力角ꎬ以提高

热塑齿轮寿命的报导ꎮ
针对金融机具大额现金循环模块的工作特点ꎬ笔

者设计工作面 ３５°非工作面 ２０°的双压力角非对称热

塑齿轮优化改进方案ꎬ并与现有标准压力角齿轮进行

对比分析ꎬ确定改进方案对齿轮磨损的影响规律ꎮ

１　 塑料齿轮工作齿面运动学动力学

分析

１. １　 塑料齿轮工作齿面磨损的数学建模

工程塑料作为一种粘弹性体材料ꎬ其磨损由粘着

磨损和磨料磨损组成ꎬ磨损量可由以下公式确定:
Ｗ ＝ Ｋ × Ｐ × Ｖ × ｔ (１)

式中:Ｗ— 磨损量ꎬｍｍ３ꎻＫ— 磨损因子ꎬ(ｍｍ３ / Ｎｍ) ×
１０ －８ꎻＰ—接触面压强ꎬＭＰａꎻＶ—相对滑动速度ꎬｍ / ｓꎻｔ—
磨损时间ꎬｓꎮ

工程塑料的磨损同时包括粘着磨损和磨料磨损ꎬ

因此建立数学模型运用 Ｍａｔｌａｂ 软件分析塑料齿轮啮

合时的磨损时必须考虑接触应力、相对滑动速度和摩

擦热流的影响ꎮ

１. ２　 非对称塑料齿轮传动的理论基础

１. ２. １　 非对称塑料齿轮齿廓线生成原理

非对称塑料齿轮与对称塑料齿轮的主要区别为非

对称塑料齿轮轮齿两侧的齿廓形状不同ꎬ当工作侧的

发生线沿半径为 ｒｂｄ 的工作侧基圆圆周做纯滚动时ꎬ直
线上点 Ｍ 形成的渐开线就是轮齿工作侧齿廓线ꎮ同

理ꎬ非工作发生线沿半径为 ｒｂｃ 的非工作侧基圆圆周做

纯滚动时ꎬ直线上点 Ｎ 形成的渐开线为轮齿非工作侧

齿廓线ꎮ
非对称塑料齿轮齿廓线的方程式为:

ｒＭ ＝
ｒｂｄ

ｃｏｓαＭｄ
ꎻｒＮ ＝

ｒｂｃ
ｃｏｓαＮｃ

(２)

θＭｄ ＝ ｔａｎαＭｄ － αＭｄꎻθＮｃ ＝ ｔａｎαＮｃ － αＮｃ (３)
式中:ｒＭ—轮齿工作侧渐开线上任意点Ｍ的向径ꎻｒＮ—
轮齿非工作侧渐开线上任意点Ｎ的向径ꎻαＭｄ—轮齿工

作侧齿廓曲线上Ｍ点处的压力角ꎻαＮｃ—轮齿非工作侧

齿廓曲线上Ｎ点处的压力角ꎻθＭｄ—轮齿工作侧齿廓曲

线上 Ｍ 点处的展角ꎻθＮｃ— 轮齿非工作侧齿廓曲线上 Ｎ
点处的展角ꎮ
１. ２. ２　 非对称塑料齿轮的正确啮合条件

由于非对称齿轮轮齿两侧的齿形不同ꎬ要保证非

对称齿轮正确工作ꎬ就必须同时保证啮合的非对称齿

轮相邻两齿齿廓沿公法线方向的距离在工作侧和非工

作侧分别相等ꎬ即要保证一对非对称塑料渐开线齿轮

的正确啮合ꎬ必须保证两齿轮在工作侧和非工作侧的

基节分别相等ꎬ即:

ｐｂｄ１ ＝
πｄｂｄ１

ｚ１
＝ ｍπｃｏｓαｄ１ ＝ ｐｂｄ２ ＝

πｄｂｄ２

ｚ２
＝ ｍπｃｏｓαｄ２

(４)

ｐｂｃ１ ＝
πｄｂｃ１

ｚ１
＝ ｍπｃｏｓαｃ１ ＝ ｐｂｃ２ ＝

πｄｂｃ２

ｚ２
＝ ｍπｃｏｓαｃ２

(５)
由上式可得ꎬ当两个啮合齿轮模数相同的非对称

双压力角渐开线齿轮正确啮合时ꎬ两齿轮轮齿在工作

侧和非工作侧的分度圆压力角度一定分别相等ꎬ即:
αｄ１ ＝ αｄ２ꎻαｃ１ ＝ αｃ２ (６)

式中:ｍ—啮合齿轮分度圆模数ꎻｚ１ / ｚ２—齿轮１ / 齿轮２
的齿数ꎻαｄ１ / αｄ２— 齿轮 １ / 齿轮 ２ 工作侧的分度圆压力

角ꎻｄｂｄ１ / ｄｂｄ２— 齿轮 １ / 齿轮 ２ 工作侧齿廓基圆直径ꎻ
αｃ１ / αｃ２— 齿轮 １ / 齿轮 ２ 非工作侧的分度圆压力角ꎻ
ｄｂｃ１ / ｄｂｃ２— 齿轮 １ / 齿轮 ２ 非工作侧齿廓基圆直径ꎮ
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１. ３　 不同齿形塑料齿轮工作齿面接触应力分析

根据赫兹理论ꎬ物体表面之间有相同距离的点在

公切面上会形成近椭圆形的区域[１５￣１６]ꎮ因此ꎬ同材料

啮合的对称齿轮和非对称塑料齿轮工作齿面上的平均

接触压强ꎬ都可以根据赫兹理论建立以下公式:

Ｐａ ＝ π
４

ＦＮＣＥ
２πρｅｃｂ(１ － Ｖ２)

(７)

式中:Ｐａ— 平均齿面接触压强ꎻＦＮＣ— 作用于齿面的法

向载荷ꎻＥ— 齿轮材料的弹性模量ꎻｂ— 齿轮宽度ꎻＶ—
齿轮材料泊松比ꎻρｅｃ— 轮齿啮合点的等效曲率半径ꎮ

式(７) 中ꎬ轮齿啮合点等效曲率半径 ρｅｃ 可由以下

公式求得:

ρｅｃ ＝
ρｅ１ρｅ２

ρｅ１ ＋ ρｅ２
(８)

ρｅ１ ＝ １
２ ｄ１ｓｉｎα ± ｇｙＭ (９)

ρｅ２ ＝ １
２ ｄ２ｓｉｎα ∓ ｇｙＭ (１０)

式中:ρｅ１— 轮齿啮合点主动齿轮曲率半径ꎻρｅ２— 轮齿

啮合点从动齿轮曲率半径ꎻｇｙＭ—齿面上任意接触点Ｍ
与节点在啮合线上的距离ꎮ

设此点在主动轮上的半径为 ｒＭꎬ则 Ｍ 点在齿轮啮

合线上与节点的距离表示如下:

ｇｙＭ ＝∓ １
２ ｄ１ｓｉｎα ± １

２ ｄ１ｓｉｎα( )
２
－ １

２ ｄ１( )
２
＋ ｒ２Ｍ

(１１)
上式中ꎬ上面一组符号适用于主动轮的齿顶或从

动轮的齿根接触点ꎬ下面一组符号则适用于主动轮的

齿根或从动轮的齿顶接触点ꎮ
公式(７) 中ꎬ作用于齿面的法向载荷 ＦＮＣ 可以表

示如下:

ＦＮＣ ＝
ＫＴ１

ｚ１
ｚ２

ｒＭｃｏｓα
(１２)

式中:Ｔ１— 从动轮轴的转矩ꎻＫ— 齿轮啮合区内齿间载

荷分配系数(常取 Ｋ ＝ ０. ５)ꎻｚ１— 主动轮齿数ꎻｚ２— 从

动轮齿数ꎻｒＭ— 啮合点在主动轮上的半径ꎻα— 啮合齿

侧压力角ꎮ
由于轮齿工作时的交替啮合而产生的齿间载荷分

配和轮齿啮入及啮出冲击的影响ꎬ使得轮齿齿面的接

触压力分布是不均匀的ꎬ双压力角塑料齿轮啮合图如

图 １ 所示ꎮ
笔者通过以上公式对轮齿工作面平均接触压强进

行了仿真分析ꎬ得到大齿轮为主动轮的仿真结果如图

２ 所示ꎮ

图 １　 双压力角塑料齿轮啮合图

图 ２　 不同齿形塑料齿轮工作面归一化压力角接触压力分布

图 ２ 中ꎬ坐标从左向右依次为双齿啮合主动齿轮

齿根啮入点、单齿啮入点、单齿啮出、双齿啮合主动大

齿轮齿顶啮出点ꎮ工作齿面压力角为 ３５° 非对称齿轮

和工作齿面压力角为 ２０° 的标准齿轮轮齿工作面平均

接触压强由图 １ 中的 Ｐａ(３５°) 和 Ｐａ(２０°) 分别表示ꎮ
由图 ２ 可以得出ꎬ齿轮从齿根啮入到齿顶啮出齿

面平均接触压强在非对称齿轮和标准齿轮下的变化规

律和分布ꎮ对于压力角为 ２０° 标准塑料齿轮ꎬ工作齿面

平均接触压强的最大值出现在单齿啮合区ꎬ 达到

６８ ＭＰａꎻ对于工作齿面压力角为 ３５° 非对称塑料齿轮ꎬ
同样在单齿啮合区达到 ５６ ＭＰａ 工作齿面平均接触压

强的最大值ꎬ但相较于标准齿轮ꎬ工作齿面平均接触压

强无论是单齿啮合区还是双齿啮合区ꎬ都呈明显下降

趋势ꎮ
１. ４　 不同齿形塑料齿轮工作齿面相对滑动速度分析

对称齿轮和非对称塑料齿轮的齿轮渐开线都由发

生线在基圆上纯滚动而形成ꎬ轮齿在实际工作啮合过

程中存在相对滑动ꎬ而且轮齿在不同的啮合点相对滑

动速度不同ꎬ在节线附近的相对滑动速度最小ꎬ在节线

处的相对滑动速度为 ０ꎮ
由式(１) 可知ꎬ在塑料齿轮工作齿面正压力的作

用下ꎬ啮合点齿面磨损量与相对滑动速度成正比ꎮ而相

对滑动速度随齿轮转速变化而变化ꎬ不能正确对比齿
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轮间相对滑动速度的大小ꎬ因此笔者通过引入相对滑

动率来标定齿轮间相对滑动速度大小ꎮ当一对齿轮啮

合时ꎬ在啮合区中任意点的齿面磨损量之比等于其齿

面相对滑动率之比[１７￣１８]ꎮ
基于此ꎬ塑料齿轮的齿面滑动磨损程度可用齿面

相对滑动率来反映ꎮ从齿轮轮齿的运动学分析齿轮的

相对滑动ꎬ可以得到塑料齿轮传动的齿面某个时刻ꎬ在
Ｍ 点啮合的相对滑动速度表达式、相对滑动率ꎮ

Ｍ 点的相对滑动速度为:
ｖ２１ｍ ＝ ｖｍ１ － ｖｍ２ ＝

ωｍ１ １ ＋ １
ｉ２１

( )ｒｍ１ｃｏｓαｔａｎαｍ１ － １
ｉ２１

( ｒ１ ＋ ｒ２)ｓｉｎα[ ]

(１３)
相对滑动率为:

λ１ ＝
ｖ２１ｍ
ｖｍ１

＝ １ ＋ １
ｉ２１

( )[ｃｏｓαｔａｎαｍ１ － ｓｉｎα] (１４)

λ２ ＝
ｖ２１ｍ
ｖｍ２

＝ (１ ＋ ｉ２１)[ｃｏｓαｔａｎαｍ１ － ｓｉｎα] (１５)

式中:ｖｍ１ / ｖｍ２— 主动齿轮 / 从动齿轮在 Ｍ 点的切向分

速度ꎻｉ２１— 从动齿轮和主动齿轮的齿数比ꎻｒｍ１— 主动

齿轮啮合半径ꎻαｍ１— 主动齿轮在啮合点的压力角ꎻ
ｒ１ / ｒ２— 主动齿轮 / 从动齿轮分度圆半径ꎻα— 齿轮分

度圆压力角ꎮ
根据以上推导ꎬ笔者选择模数为 １ꎬ主动轮齿数为

３６ꎬ从动齿轮齿数为 ２４ꎬ对工作齿面压力角为 ３５° 的非

对称齿轮和工作齿面压力角为 ２０° 的标准齿轮ꎬ在啮

合区中的相对滑动率进行仿真ꎮ
其中ꎬ小齿轮归一化啮合压力角相对滑动率绝对

值如图 ３ 所示ꎮ

图 ３　 小齿轮归一化啮合压力角相对滑动率绝对值

大齿轮归一化啮合压力角相对滑动率绝对值如图

４ 所示ꎮ
由图(３ꎬ４) 可以看出:从节点位置向齿轮齿项和齿

根ꎬ齿轮的相对滑动率绝对值随着啮合压力角的变化逐

渐增加ꎻ同时ꎬ工作齿面压力角为３５°的非对称齿轮比工

作齿面压力角为 ２０° 的标准齿轮相对滑动率绝对值减

图 ４　 大齿轮归一化啮合压力角相对滑动率绝对值

小ꎬ在齿顶和齿根部分相对滑动率降低更加明显ꎮ
由此可以得到结论:与标准齿轮相比ꎬ采用大压力角

工作面的非对称齿轮ꎬ有利于减少齿面的相对滑动率ꎮ

１. ５　 不同齿形塑料齿轮工作齿面摩擦热流密度分析

对于塑料齿轮ꎬ由于材料性能上的差异ꎬ其失效形

式已发生改变ꎮ与金属齿轮相比ꎬ塑料齿轮具有导热、
耐热性差、热膨胀因数大等缺点ꎬ并且容易受到温度的

影响ꎮＹＥＬＬＥ 等[１９] 在充分研究了塑料热塑性对直齿

轮传动影响的基础上ꎬ提出了齿轮传动中啮合温度及

疲劳强度的预测方法ꎮ
假定主动轮和从动轮的摩擦热流密度 ｑｃ 的分配

是均等的ꎬ则在任何啮合位置ꎬ轮齿接触点 Ｃ 处的主、
从动轮的摩擦热流密度 ｑｃ１ 和 ｑｃ２ 可分别表示为:

ｑｃ１ ＝ β１ｑｃ ＝ β１ημｃＰｎｃＶｇｃ × １０６

ｑｃ２ ＝ β２ｑｃ ＝ β２ημｃＰｎｃＶｇｃ × １０６{ (１６)

式中:β— 摩擦热流密度的分配因子ꎻμｃ— 摩擦因数ꎻ
Ｐｎｃ— 齿面接触压力ꎻＶｇｃ— 齿面的相对滑动速度ꎻη—
摩擦能转化为热能的系数ꎬ其中 β１ ＋ β２ ＝ １ꎮ

设齿轮１为主动齿轮ꎬ模数１ꎬ齿数３６ꎬ材料ＰＯＭꎬ从
齿根啮入到齿顶啮出ꎻ齿轮 ２ 为从动齿轮ꎬ模数 １ꎬ齿数

２４ꎬ材料 ＰＯＭꎬ从齿顶啮入到齿根啮出ꎮ
由于两种材料相同ꎬ热分配系数 β１ ＝ β２ ＝ ０. ５ꎬ则

工作齿面压力角为 ３５° 的非对称齿轮和工作齿面压力

角为 ２０° 的标准齿轮ꎬ在啮合区归一化啮合压力角热

流密度如图 ５ 所示ꎮ

图 ５　 齿轮啮合区归一化压力角摩擦热流密度
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根据图 ５ 可以得知:摩擦热流密度在齿轮啮合区

的节点处为 ０ꎬ随啮合点从节点向齿顶和齿根移动ꎬ摩
擦热流密度逐渐增加ꎻ同时ꎬ在齿啮合区的各点处ꎬ工
作齿面压力角为 ３５° 的非对称齿轮比工作齿面压力角

为 ２０° 的标准齿轮ꎬ摩擦热流密度会减小ꎬ减少幅度在

齿根和顶处更明显ꎮ
由此可以得到结论:与标准齿轮相比ꎬ采用大压力

角工作面的非对称齿轮ꎬ有利于减少齿面摩擦生热ꎮ

１. ６　 塑料齿轮不同齿形工作面齿面齿廓干涉磨损

分析

　 　 对于渐开线齿轮传动而言ꎬ小齿轮和大齿轮的工

作齿廓曲线都是渐开线ꎮ当齿轮齿基圆大于根圆时ꎬ基
圆到根圆这部分齿廓曲线为非渐开线齿廓ꎬ使大齿轮

齿顶渐开线部分的齿面与小齿轮齿根一部分非渐开线

的齿面相接触ꎬ即产生齿廓干涉[２０]ꎮ
齿轮齿基圆与根圆的差为:

δ ＝ ｍｚｃｏｓα － (ｍｚ － ２ｍｈ∗
ａ ) (１７)

式中:δ— 齿轮工作侧基圆与根圆的差ꎻｍ— 啮合齿轮

分度圆模数ꎻｚ— 齿轮的齿数ꎻα— 齿轮工作侧的分度

圆压力角:ｈ∗
ａ — 齿轮工作侧齿项高系数ꎮ

由式(１７)可知ꎬ根圆与基圆直径差的大小与齿数

和工作齿面齿形有关ꎮ
对于模数为 １ 的齿轮ꎬ当其工作齿面齿形压力角

为 ２０°的标准齿轮ꎬ齿轮齿数在 ３４ 齿以下时ꎬ根圆直

径小于基圆直径ꎬ工作齿面齿形部分曲线不是渐开线ꎬ
需要经过修形处理ꎻ而热塑齿轮一般都为模具成形ꎬ在
齿根处的收缩比最大ꎬ很难达到理想值ꎬ从而会出现顶

死或不正常啮合的磨损情况ꎻ当非对称齿轮的工作齿

面齿形压力角为 ３５°时ꎬ齿轮齿数在 １５ 齿时ꎬ根圆直

径已大于基圆直径ꎬ整个轮齿曲线全部是渐开线ꎬ从而

可以消除由齿面修形引起的齿廓干涉ꎮ
由此可以得到结论:与标准齿轮相比ꎬ采用大压力

角工作面的非对称齿轮ꎬ有利于减少和防止塑料齿轮

的齿廓干涉ꎬ减少工作面齿面齿廓干涉磨损ꎮ

２　 齿轮结构设计和制造

２. １　 非对称塑料齿轮材料

笔者采用的齿轮制备材料为美国尔特普(ＲＴＰ)公
司的聚甲醛(ＲＴＰ０８００ － ＰＯＭ)ꎬ按照 ＡＳＴＭ Ｄ － ３７０２ꎬ
采用 ＥＣＴ１６０４ 设备 (美国)ꎬ采用 “ Ｔｈｒｕｓｔ Ｗａｓｈｅｒ”
Ｗｅａｒ Ｔｅｓｔ 实验测得 ＲＴＰ０８００ 型号聚甲醛的具体性能

参数ꎬ如表 １ 所示ꎮ
表 １　 磨损实验参数

ＲＴＰ 产品型号 加载 / ｌｂ 速度 / ( ｆｔｍｉｎ － １) 压强速度 ＰＶ / ( ｆｔ ｌｂ / ｉｎ２ｍｉｎ) 磨损因子 Ｋ / (ｍｍ３ｍ － １)Ｅ － ８ 摩擦系数

ＲＴＰ０８００ ８ ５０ ２ ０００ １８７ ０. ４
ＲＴＰ０８００ １０ １００ ５ ０００ ２０６ ０. ４２

２. ２　 非对称塑料齿轮相关参数选取

当齿轮材料为 ＲＴＰ０８００ 聚甲醛ꎬ笔者选取工作齿

面压力角为３５°的非对称齿轮ꎬ和工作齿面压力角为２０°
的标准齿轮时ꎬ不同齿数齿轮的运行参数如表 ２ 所示ꎮ

表 ２　 不同齿数齿轮的运行参数

齿轮 /齿数 模数 主动轮扭矩 / (ｍＮｍ) 转速 / ( ｒｍｉｎ － １) 工作面压力角 / (°) 齿宽 / ｍｍ 弹性模量 / ＭＰａ
非对称 / ３６ １ １ ０００ ７５０ ３５ ６ ２ ７００
非对称 / ２４ １ ６６６ １ １２５ ３５ ７ ２ ７００
标准 / ３５ １ １ ０００ ７５０ ２０ ７ ２ ７００
标准 / ２２ １ ６６６ １ １２０ ２０ ７ ２ ７００

２. ３　 齿轮结构设计、制造

根据齿轮计算分析结果ꎬ由软件 Ｐｒｏ / Ｅ 生成三维

模型ꎬ笔者委托东莞市超骏齿轮有限公司完成齿轮注

塑加工ꎬ齿轮由模具加工成型ꎮ
齿轮成型参数如表 ３ 所示ꎮ

表 ３　 齿轮成型参数

设备 材料
成型周期

/ ｓ
注塑温度

/ (℃)
注塑压力

/ ＭＰａ

海天 １２０Ｔ ＲＴＰ０８００ ３３ ２２５ ７７

３　 齿轮实验及结果分析

根据表 ２ 中的参数ꎬ按表 ３ 的加工工艺ꎬ笔者对

３６ 齿及 ２４ 齿的非对称齿轮及 ３５ 齿及 ２２ 齿的对称齿

轮进行注塑加工ꎻ 将样件装在东方通信开发的

ＴＣＲＭｅ１０００ 大额循环模块测试机上ꎬ进行压力测试ꎮ
ＴＣＲＭｅ１０００ 大额循环模块测试机如图 ６ 所示ꎮ
实验中ꎬ分别采用由 ＰＯＭ 制备的非对称塑料齿轮

和标准塑料齿轮ꎬ同时安装在测试样机传动系统中进

行测试ꎬ并且保证各对齿轮受力情况基本相同ꎻ经压力

测试后ꎬ笔者考查工作齿面齿形压力角为 ３５°的非对
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图 ６　 ＴＣＲＭｅ１０００ 大额循环模块测试机

称塑料齿轮和工作齿面齿形压力角为 ２０°的标准塑料

齿轮对轮齿的磨损情况ꎬ并记录各阶段的数据ꎮ
当齿轮在测试机上持续工作 ３ ２２９ ｈ 后ꎬ笔者统计

２４ 齿工作齿面齿形压力角为 ３５°的非对称塑料齿轮和

２２ 齿工作齿面齿形压力角为 ２０°的标准塑料齿轮各阶

段磨损量ꎮ
测试时间对塑料齿轮磨损率和单齿磨损质量的影

响ꎬ如表 ４ 所示ꎮ
表 ４　 测试时间对塑料齿轮磨损率和单齿磨损质量的影响

工作时间 / ｈ
磨损率 / (％ )

对称塑料齿轮(压力角 ２０°) 非对称塑料齿轮(压力角 ３５°)
单齿磨损质量 / ｍｇ

对塑称料齿轮(压力角 ２０°) 非对称塑料齿轮(压力角 ３５°)
１ ０００ ０. ０８ ０. ０５ ０. ０６ ０. ０７
２ ０００ ０. ２３ ０. １８ ０. ２８ ０. ２１
３ ０００ １. ０３ ０. ４８ ０. ８４ ０. ５１
３ ２２９ １. ３７ ０. ６８ １. １３ ０. ８１

　 　 由表 ４ 可得:齿轮磨损率随着测试时间的增加而增

大ꎬ齿轮的单齿磨损量随测试时间增加而增大ꎻ当测试

时间为 ３ ２２９ ｈ 时ꎬ工作齿面齿形压力角为 ２０°的标准塑

料齿轮的磨损率为 １. ３７％ꎬ而压力角为 ３５°的非对称塑

料齿轮的仅为 ０. ６８％ꎮ 同时测试后压力角为 ３５°的非

对称塑料齿轮平均每齿磨损明显小于标准塑料齿轮ꎮ
这说明选用非对称塑料齿轮的磨损弱于标准塑料齿轮ꎮ

以上结果说明ꎬ相对于标准齿形塑料齿轮ꎬ工作齿

面齿形压力角为 ３５°非对称塑料齿轮ꎬ在接触应力、相
对滑动速度、摩擦热流密度、齿廓干涉磨损方面均有优

势ꎻ并且在实际实验中ꎬ所得到的数据也与理论分析的

结果相一致ꎮ

４　 结束语

针对金融机具大额现金循环模块的工作特点ꎬ笔
者提出了工作面 ３５°非工作面 ２０°的双压力角非对称

热塑齿轮的优化改进方案ꎬ并与现有标准压力角齿轮

进行了对比分析ꎬ确定了改进方案对齿轮磨损的影响

规律ꎮ 主要结论如下:
(１)通过采用非对称塑料齿轮增加轮齿工作面压

力角ꎬ可以使齿轮齿面平均接触压力减小ꎬ按照计算分

析其最大值减小幅度可达 １６％ ꎬ呈明显下降趋势ꎻ
(２)非对称塑料齿轮工作齿面的相对滑动速度与

非对称塑料齿轮工作面压力角有很大的关系ꎬ其相对

滑动速度随着压力角的增大而减小ꎻ

　 　 (３)由上述结果及式(１)可得出结论ꎬ增大非对称塑

料齿轮的轮齿工作面压力角ꎬ齿间相对滑动磨损减小ꎻ
(４)相对于标准塑料齿轮ꎬ工作面采用大压力角

的非对称塑料齿轮ꎬ可以使轮齿在啮合区各点处的摩

擦热流量和最大值都有所减小ꎮ 同时ꎬ摩擦热流量最

大值减小的幅度在小齿轮齿根和大齿轮齿顶处最大ꎮ
因此ꎬ采用大压力角的非对称塑料齿轮ꎬ有利于减少齿

面摩擦生热ꎬ减少粘着磨损ꎮ
(５)由于非对称塑料齿轮可以获得更大压力角ꎬ

使齿轮渐开线向齿根圆延伸ꎬ相对于标准塑料齿轮ꎬ可
大大减小塑料齿轮轮齿的干涉磨损ꎮ
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