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摘要:针对普通楔形锁紧装置(以下简称锁紧装置)的夹持力较小ꎬ不适用于锁紧大质量电子设备的问题ꎬ对锁紧装置的结构组成进

行了优化ꎬ对锁紧装置的夹持力进行了力的推导和研究ꎮ 提出了锁紧装置的夹持力与螺钉的预紧力、楔形滑块节数、滑块相互夹角

及摩擦系数之间的公式关系ꎻ同时ꎬ结合力学有限元仿真的方法ꎬ计算了锁紧装置的应力分布ꎻ最后进行了电子设备的随机振动试

验ꎮ 研究结果表明:钛合金材料更适合重型锁紧装置ꎬ通过选择合适的材料和夹持力匹配计算ꎬ重型锁紧装置满足大质量电子设备

的振动环境要求ꎬ但应注意提高重型锁紧装置和锁紧槽之间接触面的耐磨性ꎮ
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０　 引　 言

锁紧装置是一种 ＬＲＭ 模块的联接结构ꎬ锁紧装置

具有可快速拆卸联接、适合可插拔结构、可放大紧固件

的锁紧力、联接可靠性高的特点ꎮ 锁紧装置广泛应用

于各类 ＬＲＭ 模块和加固电子设备中ꎬ以提高电子设备

的环境适应性、维修性、可靠性ꎮ
国内外的研究者对锁紧装置的结构和作用进行的

分析和研究主要集中在 ３ 个方面:

(１)锁紧装置的热阻测试研究[１]ꎻ(２)针对锁紧装

置的结构ꎬ分析不同拧紧力矩时锁紧装置能够产生的

夹持力ꎻ(３)在振动条件下ꎬ分析锁紧装置的振动传递

作用和印制板的频率响应特性[２￣３]ꎮ
这些研究主要是针对 ＳＪ２０３８２ － ２００７ 中提出的

ＸＳ３ 型、ＸＳ５ 型锁紧装置应用在模块时的特性进行分

析和试验[４]ꎬ几乎没有锁紧装置应用到大质量电子设

备的连接结构的研究ꎬ主要原因是 ＸＳ３ 型、ＸＳ５ 型锁

紧装置的夹持力较小ꎬ仅支持 １ ｋｇ ~ １. ５ ｋｇ 的模块质

量[５]ꎬ以及滑块结构易“咬死”ꎮ 而某些项目的大质量



电子设备质量达到 ８０ ｋｇꎮ
基于维修性、可靠性、环境适应性要求ꎬ本文提出

采用两侧锁紧装置的安装方案ꎬ研制可用于大重量电

子设备的重型锁紧装置ꎮ

１　 锁紧装置

某型安装在机架上的大质量电子设备质量为

８０ ｋｇꎬ为便于电子设备的安装和拆卸ꎬ电子设备两侧

拟采用 ４ 根锁紧装置进行快速锁紧安装ꎬ锁紧装置安

装联接示意图如图 １ 所示ꎮ

图 １　 锁紧装置安装联接示意图

１. １　 装置要求

电子设备的使用需要满足随机振动环境下的功率

谱密度ＲＭＳ为 ａ ＝ ９. ７１ ｇꎮ由于峰值加速度的不确定性

和不可测性ꎬ取置信区间３σ(置信度为９９. ７３％)ꎬ采用４
根锁紧装置则应满足[６]:

４Ｆ ≥３ｍａ (１)
式中:Ｆ— 单根重型锁紧装置的夹持力ꎻｍ— 电子设备

质量ꎻａ— 随机振动环境下的功率谱密度ꎮ
通过计算可知ꎬ单根重型锁紧装置需要提供的夹

持力 Ｆ 不小于 ５ ７０９ Ｎꎮ

１. ２　 装置组成

重型锁紧装置结构由螺钉、垫圈、滑杆和五节滑块

组成ꎮ滑杆的截面为方形ꎬ滑块与滑杆为间隙配合ꎬ滑
块在滑杆上前后滑动自由度因而不会转动ꎮ需要解决

的是 ＸＳ３ 型、ＸＳ５ 型锁紧装置在使用中容易出现滑块

翻转ꎬ进而锁紧装置失效卡死的问题ꎮ
重型锁紧装置外形如图 ２ 所示ꎮ

图 ２　 重型锁紧装置示意图

２　 夹持力的计算

锁紧装置是通过拧紧螺栓ꎬ引起滑块沿楔形面的

爬升ꎬ滑块爬升到锁紧槽接触面后ꎬ在锁紧槽上、下面

产生正压力ꎬ进而产生摩擦力ꎬ从而实现被夹持物的锁

紧ꎮ其摩擦力的总和为夹持力ꎮ
螺钉预紧力为 Ｆ０ꎬ设滑块相互夹角为 δꎬ五节锁紧

装置的传递受力关系如图 ３ 所示ꎮ

图 ３　 五节锁紧装置传递受力关系

根据图 ３ 的传递受力图ꎬ则有如下关系:
Ｆ１ ＝ Ｆ０ / ｔａｎδ (２)

Ｆ１２ ＝ Ｆ２１ ＝ Ｆ０ / ｓｉｎδ (３)
Ｆ２１ ＝ Ｆ２３ ＝ Ｆ０ / ｓｉｎδ (４)

Ｆ２ ＝ Ｆ２１ｃｏｓδ ＋ Ｆ２３ｃｏｓδ ＝ ２Ｆ０ / ｔａｎδ (５)
Ｆ３２ ＝ Ｆ３４ ＝ Ｆ２３ ＝ Ｆ０ / ｓｉｎδ (６)

Ｆ３ ＝ Ｆ３４ｃｏｓδ ＋ Ｆ３２ｃｏｓδ ＝ ２Ｆ０ / ｔａｎδ (７)
Ｆ４３ ＝ Ｆ４５ ＝ Ｆ３４ ＝ Ｆ０ / ｓｉｎδ (８)

Ｆ４ ＝ Ｆ４５ｃｏｓδ ＋ Ｆ４３ｃｏｓδ ＝ ２Ｆ０ / ｔａｎδ (９)
Ｆ５４ ＝ Ｆ４５ ＝ Ｆ０ / ｓｉｎδ (１０)

Ｆ５ ＝ Ｆ５４ｃｏｓδ ＝ Ｆ０ / ｔａｎδ (１１)
将 Ｆ１ꎬＦ３ꎬＦ５ 求和ꎬ可得到锁紧槽下表面的正压力

ＦＳ１ꎮ将Ｆ２ꎬＦ４ 求和ꎬ可得到锁紧槽上表面的正压力ＦＳ２:
Ｆｓ１ ＝ Ｆ１ ＋ Ｆ３ ＋ Ｆ５ ＝ ４Ｆ０ / ｔａｎδ (１２)

Ｆｓ２ ＝ Ｆ２ ＋ Ｆ４ ＝ ４Ｆ０ / ｔａｎδ (１３)
式中:Ｆ１ꎬ Ｆ２ꎬＦ３􀆺— 滑块对锁紧槽的正压力ꎻＦ１２ꎬ
Ｆ２１􀆺— 滑块之间的作用力ꎻδ— 滑块相互夹角ꎻＦ０—
螺钉的预紧力ꎮ

则锁紧装置的夹持力 Ｆ 为:
Ｆ ＝ μＦｓ１ ＋ μＦｓ２ ＝ ８μＦ０ / ｔａｎδ (１４)

设锁紧装置的节数为 ｎ(一般取奇数３ꎬ５ꎬ７􀆺􀆺)ꎬ
则锁紧装置夹持力公式:

Ｆ ＝ ２(ｎ － １)μＦ０ / ｔａｎδ (１５)
式中:ｎ— 锁紧装置的节数ꎻμ— 摩擦系数ꎻδ— 滑块相

互夹角ꎻＦ０— 螺钉的预紧力ꎮ
通过式(１５) 可以知道:
(１) 一般锁紧装置的节数为奇数ꎬ节数越多ꎬ夹持

力成倍放大ꎬ但螺钉的行程成倍增加ꎻ
(２) 夹持力与螺钉预紧力 Ｆ０ 成正比ꎻ
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(３) 锁紧装置具有把螺钉的预紧力 Ｆ０ 放大的作

用ꎬ楔形滑块节数越多ꎬ夹持力越大ꎻ
(４) 锁紧装置要求表面具有较大摩擦系数ꎬ如果接触

面涂有润滑液、导热脂等ꎬ夹持力会大大降低甚至失效ꎮ
另外ꎬ夹持力与滑块相互夹角的 ｔａｎδ值成反比ꎬ为

保证滑块之间不会自锁ꎬ一般取 δ ＝ ４５° 即 ｔａｎδ ＝ １ꎮ
为保证机架上的 ８０ ｋｇ 电子设备能够牢固安装ꎬ

单根锁紧装置的夹持力必须大于 ５ ７０９ Ｎꎬ并有一定的

设计余量ꎮ
因此ꎬ螺钉的规格选为 Ｍ６ꎬ根据螺栓标准扭矩及

预紧力速查表ꎬ设定预紧力为 ４ ２００ Ｎꎬ采用 δ ＝ ４５°的
五节滑块锁紧装置ꎬ摩擦系数 μ ＝ ０. ２５ꎬ则根据式(３)
可知锁紧装置的夹持力 Ｆ 为:

Ｆ ＝ ８μＦ０ / ｔａｎδ × ０. ２５ × ４ ２００ ＝ ８ ４００ Ｎ >５ ７０９ Ｎꎮ
由此可见ꎬ该锁紧装置的设计满足要求ꎮ

３　 锁紧装置力学仿真

由于楔形锁紧装置构成的系统具有较强的非线

性[７]ꎬ简化后还需要通过 ＡＮＳＹＳ 进行静力学仿真ꎬ以
快速评估锁紧装置在受到 Ｍ６ 螺钉预紧力和随机振动

工况下的结构强度是否满足要求ꎮ 本文假设了两种静

载荷情况:
(１)在只有 Ｍ６ 螺钉预紧力时ꎬ设锁紧装置受到一

对 ４ ２００ Ｎ 的力ꎻ
(２)在处于振动状态时ꎬ设锁紧装置受到一对

４ ２００ Ｎ的预紧力ꎬ同时随机振动锁紧装置受到 ５ ７０９
Ｎ 的惯性力载荷ꎮ

通过仿真计算ꎬ在预紧力工况时ꎬ铝合金锁紧装置

只受到螺钉的预紧力ꎬ最大应力达到 ２５３ ＭＰａꎮ 然而

在随机振动工况的 ＋ Ｚ 方向ꎬ铝合金材料的锁紧装置

的最大应力达到 ３３３ ＭＰａꎬ相比铝合金材料的屈服极

限ꎬ安全系数较低ꎮ 考虑到铝合金在耐久振动情况下

会受到更大的载荷ꎬ所以更换材料为钛合金材料ꎮ
铝合金锁紧装置预紧力工况下的应力云图、钛合

金锁紧装置振动工况下的应力云图如图 ４ 所示ꎮ

图 ４　 锁紧装置仿真应力云图

锁紧装置力学仿真最大应力如表 １ 所示(ＸꎬＹꎬＺ
表示不同方向的载荷)ꎮ

表 １　 锁紧装置力学仿真最大应力

工况
铝合金时的

最大应力 / ＭＰａ
钛合金时的

最大应力 / ＭＰａ
预紧力 ２５３. ５ ２４３
随机

振动

２５９
(Ｘ)

２３７
(Ｙ)

３３３
(Ｚ)

２５２
(Ｘ)

２３３
(Ｙ)

３５５
(Ｚ)

４　 随机振动试验结果分析

笔者用重型锁紧装置把电子设备安装在振动试验

夹具上ꎬ进行了 ３ 个轴向的随机振动试验ꎬ随机振动试

验 ＲＭＳ 曲线如图 ５ 所示ꎮ

图 ５　 电子设备随机振动试验 ＲＭＳ 曲线

从图 ５ 所示的 ＲＭＳ 响应曲线可知ꎬ安装结构只在

６０ Ｈｚ ~ ９０ Ｈｚ 有很小放大ꎬ而在 ２１５ Ｈｚ ~ ２ ０００ Ｈｚ 部

分衰减很好ꎬ说明重型锁紧装置具有很好的紧固特性ꎮ
上述试验完成后ꎬ在试验夹具上ꎬ笔者发现锁紧槽

有明显磨损痕迹ꎮ
电子设备随机振动试验台和锁紧槽磨损部位如图

６ 所示ꎮ
从摩擦学分析ꎬ在随机振动试验时ꎬ由于锁紧槽的

屈服强度低于锁紧装置的屈服强度ꎬ在一定载荷作用

下ꎬ在接触点发生塑性变形或剪切ꎬ使得表面氧化膜破

裂、温度升高ꎬ进而接触点产生粘着—剪断—粘着—剪

断的循环过程ꎮ
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图 ６　 电子设备随机振动试验台和锁紧槽磨损部位

磨损量的定性公式为[８]:

Ｗ ＝ ＰＬ
３Ｐｒ

(１６)

式中:Ｗ— 接触副总的磨损量ꎻＰ— 接触面的载荷压力ꎻ
Ｌ— 总的位移距离ꎻＰｒ— 硬度低的材料的屈服强度ꎮ

通过分析式(１６)可知ꎬ随着锁紧装置预紧力的增

大ꎬ在振动时ꎬ对接触面的磨损增大ꎬ如果锁紧槽的材

料屈服强度越小ꎬ那么软材料的磨损将越严重ꎮ 通过

仿真发现ꎬ试验夹具的铝合金 ＬＦ２１ 锁紧槽的最大应

力为 １６２ ＭＰａꎬ已超出屈服强度ꎬ所以磨损较大ꎮ
因此ꎬ在采用重型锁紧装置时ꎬ必须提高锁紧槽接

触面的耐磨性ꎬ最好选用强度高的材料ꎬ同时采用表面

耐磨的工艺ꎮ

５　 结束语

锁紧装置是电子装备上最常用的 ＬＲＭ 级别的可

拆卸紧固装置ꎬ受限于锁紧载荷不高的问题ꎬ本文依据

锁紧装置的受力分析和力学仿真分析ꎬ成功研制出可

用于大重量 ＬＲＵ 电子设备的重型锁紧装置ꎮ
该装置主要优势在于:满足了 ＬＲＵ 电子设备快插快

卸的需求ꎻ同时ꎬ由于该装置可以放大了紧固螺钉的预紧

力ꎬ提高了安装载荷ꎬ使其力学环境适应性得以提高ꎮ
虽然采用夹持力计算可以判断快速预估锁紧装置

是否满足使用要求ꎬ但真正的受力情况还需要考虑摩

擦副的粗糙度、表面硬度、摩擦系数多方面的因素ꎬ而
这些因素很难准确计算ꎬ且受环境因素影响很大ꎮ 因

此ꎬ在计算时需要保证一定的设计余量ꎮ
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