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I

摘 要

本文介绍一种采用齿轮传动的电动栏杆机的设计，该设计选用电机作为驱动，

通过现场控制器（手动按钮和遥控按钮等）使控制系统控制电机运转，电机驱动核

心的齿轮减速器，配合曲柄摇杆机构实现栏杆的升降动作，并根据不同的收费系统

调整栏杆的起落时间，电动栏杆应该有一个自锁，反馈，保护等功能，并已与多家

配套设备的接口，实现多种场合均可控制的功能。

其中本文重点介绍了齿轮传动系统的设计及计算。齿轮传动系统直接决定栏杆

设备的性能指标，其中包括产品的可靠性和寿命。为了解决这一关键技术，在设计

过程中选择了国家标准的电动栏杆的技术要求和校核方法，对电动栏杆机进行了相

关的参数的校核计算，使产品的适应性更好。

关键词：电动栏杆;齿轮传动;减速器;曲柄摇杆机构
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ABSTRACT

This paper introduces a design of electric barriers machine adopts gear, the design

and selection of motor as a drive ，through the field controller ( such as manual buttons

and remote control buttons ) so that the control system controls the motor running, Gear

reducer of Motors drive the core, Combined With the crank - rocker mechanism to

achieve the barriers to rising and falling , And adjusted according to different charging

systems barriers ups and doWns of time. Electric barriers should have a

self-locking,feedbacking,protecting etc. and has interfaces With a number of ancillary

equipment, achieve to controlled in a number of occasions.

And this paper mainly introduces the design and calculation of gear transmission

system. The gear transmission system directly determines the performance of barriers

equipment, including product reliability and service life. In order to solve this key

technologies, selecting the national standard electric barriers technologies demand and

chect method in the process of the design, checking calculation of relevant parameters for

the electric barriers machine and make the product better adaptability.

Key Words: Electric barrier; Gear transmission; Reducer; Crank rocker mechanism

http://cn.bing.com/dict/clientsearch?mkt=zh-CN&setLang=zh&form=BDVEHC&ClientVer=BDDTV3.5.0.4311&q=%E5%AF%B9%E7%94%B5%E5%8A%A8%E6%A0%8F%E6%9D%86%E6%9C%BA%E8%BF%9B%E8%A1%8C%E4%BA%86%E7%9B%B8%E5%85%B3%E7%9A%84%E5%8F%82%E6%95%B0%E7%9A%84%E6%A0%A1%E6%A0%B8%E8%AE%A1%E7%AE%97%EF%BC%8C%E4%BD%BF%E4%BA%A7%E5%93%81%E7%9A%84%E9%80%82%E5%BA%94%E6%80%A7%E6%9B%B4%E5%A5%BD%E3%80%82
http://cn.bing.com/dict/clientsearch?mkt=zh-CN&setLang=zh&form=BDVEHC&ClientVer=BDDTV3.5.0.4311&q=%E5%AF%B9%E7%94%B5%E5%8A%A8%E6%A0%8F%E6%9D%86%E6%9C%BA%E8%BF%9B%E8%A1%8C%E4%BA%86%E7%9B%B8%E5%85%B3%E7%9A%84%E5%8F%82%E6%95%B0%E7%9A%84%E6%A0%A1%E6%A0%B8%E8%AE%A1%E7%AE%97%EF%BC%8C%E4%BD%BF%E4%BA%A7%E5%93%81%E7%9A%84%E9%80%82%E5%BA%94%E6%80%A7%E6%9B%B4%E5%A5%BD%E3%80%82
http://cn.bing.com/dict/clientsearch?mkt=zh-CN&setLang=zh&form=BDVEHC&ClientVer=BDDTV3.5.0.4311&q=%E5%AF%B9%E7%94%B5%E5%8A%A8%E6%A0%8F%E6%9D%86%E6%9C%BA%E8%BF%9B%E8%A1%8C%E4%BA%86%E7%9B%B8%E5%85%B3%E7%9A%84%E5%8F%82%E6%95%B0%E7%9A%84%E6%A0%A1%E6%A0%B8%E8%AE%A1%E7%AE%97%EF%BC%8C%E4%BD%BF%E4%BA%A7%E5%93%81%E7%9A%84%E9%80%82%E5%BA%94%E6%80%A7%E6%9B%B4%E5%A5%BD%E3%80%82
http://cn.bing.com/dict/clientsearch?mkt=zh-CN&setLang=zh&form=BDVEHC&ClientVer=BDDTV3.5.0.4311&q=%E5%AF%B9%E7%94%B5%E5%8A%A8%E6%A0%8F%E6%9D%86%E6%9C%BA%E8%BF%9B%E8%A1%8C%E4%BA%86%E7%9B%B8%E5%85%B3%E7%9A%84%E5%8F%82%E6%95%B0%E7%9A%84%E6%A0%A1%E6%A0%B8%E8%AE%A1%E7%AE%97%EF%BC%8C%E4%BD%BF%E4%BA%A7%E5%93%81%E7%9A%84%E9%80%82%E5%BA%94%E6%80%A7%E6%9B%B4%E5%A5%BD%E3%80%82
http://cn.bing.com/dict/clientsearch?mkt=zh-CN&setLang=zh&form=BDVEHC&ClientVer=BDDTV3.5.0.4311&q=%E5%AF%B9%E7%94%B5%E5%8A%A8%E6%A0%8F%E6%9D%86%E6%9C%BA%E8%BF%9B%E8%A1%8C%E4%BA%86%E7%9B%B8%E5%85%B3%E7%9A%84%E5%8F%82%E6%95%B0%E7%9A%84%E6%A0%A1%E6%A0%B8%E8%AE%A1%E7%AE%97%EF%BC%8C%E4%BD%BF%E4%BA%A7%E5%93%81%E7%9A%84%E9%80%82%E5%BA%94%E6%80%A7%E6%9B%B4%E5%A5%BD%E3%80%82


III

目 录

1 绪 论............................................................................................................................ 1
1.1 本课题研究的目的与意义...............................................................................1
1.2 国内外电动栏杆的发展现状...........................................................................1
1.3 国内电动栏杆的发展方向...............................................................................1

2 齿轮传动的电动栏杆的总体设计方案......................................................................3
2.1 电动栏杆总体设计的基本原则及要求..........................................................3
2.2 电动栏杆机构的总体设计原则.......................................................................3
2.3 机构总体布置设计要求................................................................................... 4

3 齿轮传动的电动栏杆的总体设计..............................................................................6
3.1 工作机构栏杆臂的选择................................................................................... 6
3.2 栏杆臂配重的选择设计................................................................................... 7
3.3 栏杆臂高度的选择..........................................................................................11
3.4 电动机的选择.................................................................................................. 11
3.5 曲柄摇杆机构的设计..................................................................................... 13
3.6 栏杆臂主轴的设计..........................................................................................14
3.7 四杆机构截面尺寸设计................................................................................. 16
3.8 齿轮传动系统的设计与校核.........................................................................19

3.8.1 齿轮传动的工作原理..........................................................................19
3.8.2 齿轮传动系统的传动比计算............................................................. 20
3.8.3 齿轮传动系统齿轮的计算................................................................. 21
3.8.4 齿轮传动系统轴的计算校核.............................................................. 29
3.8.5 轴承和键的选用校核...........................................................................41
3.8.6 齿轮传动系统箱体的设计................................................................. 48
3.8.7 润滑和密封形式的选择及其他技术说明........................................ 48

3.9 机体整体外形尺寸的确定..............................................................................49
4 电气系统的设计.......................................................................................................... 51

4.1 控制电路的设计..............................................................................................51
4.2 控制电路外接设备的设计.............................................................................52

总结与展望......................................................................................................................54
致谢...................................................................................................................................55
参考文献.......................................................................................................................... 57





1 绪论

1

1 绪 论

1.1 本课题研究的目的与意义

随着我国经济的繁荣发展和人民生活水平的日益提高，我国汽车行业发展及其

迅速，家庭小汽车和运输车辆的保有量持续增长，这既方便了人们的出行，又加快

了商品的流通，但是同时也对交通运输管理带来许多问题,有时甚至造成了交通堵

塞，特别是各场所的出入口地方。由于社会的发展和科技的进步，传统的各场所出

入口的管理（如手动栏杆、折叠门等）已经不能满足人们日常生活的需求，所以人

们希望有一种稳定高效方便实用的进出入口管理工具—电动栏杆的出现，电动栏杆

的设计主要用于政府、机关、企业、校园、车站、码头、监狱、商场、超市、楼宇、

场馆、展览馆、旅游景点、图书馆、小区、工厂、停车场、大型公园等地的出入口，

主要通过电气开关、控制器等控制电机运转驱动减速器连杆机构带动栏杆的上升和

下降来实现对过往车辆的及时拦挡和放行。就目前电动栏杆来说，由于使用频繁会

出现不同程度的损坏，从而影响它自身的使用寿命。因此这次电动栏杆的设计意义

就是改进齿轮传动机构及其他一些机构来提高各方面的整体实用性能指标使其更加

人性化和智能化。

1.2 国内外电动栏杆的发展现状

目前 ，电动栏杆是为了解决各大城市停车问题，和收费站自动拦车收费的有效

途径。由于国家土地资源的限制，在世界各国，亚洲特别显示，因为在大城市的状

态下，更广泛的自动停车设备在亚洲等地使用，亚洲大部分地区显示，当前的日本，

韩国，中国停车市场，应用地点相当广泛。

电动栏杆在国外的先进技术集光、电、机械控制于一体，操作灵活、方便、安

全、可靠；采用光电耦合、全电路无触点控制，主板无火花干扰，确保系统运行可

靠；产品功能实用、性能稳定、规格齐全；闸杆多样化，升降平稳；采用特制的合

金材料制作, 机箱外型精美，色彩温馨，坚固防水，经久耐用；可根据用户不同需

求和使用场所进行即时选择工作模式；可以达到电机功率 70W 的低能耗，而且起落

时间短致 1～3s,使用寿命次数到达 300 万到 500 万次,噪声低于 30dB,更不需要经常

维护,相对于国外的技术而言,国内的技术还相差甚远,国内设计的此产品电机功率在

300W,噪声稳定性更差,使用寿命都在 100 万次左右,整体性能都不能达到最优。[1]

1.3 国内电动栏杆的发展方向

从 19 世纪末，中国各大城市的停车产业开始发展，经过 20 多年的发展，已形

成了，现在的一定的规模，在电动栏杆发展的初期阶段，车库的建设都才刚刚开始，

在一些，在车库中的机器的城市呢它仍是个空白。停车产业的发展与增速，也相应

的还存在一些问题的：第一，大部分做电动栏杆的公司其中大都是中小型企业，有
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一定的规模，但是发展很不平衡，因为企业内部缺乏中型骨干型人才，技术，以及

缺乏自主研发的能力，依靠引进国外技术和图纸。第二，产品的应用范围更广，产

品质量，可靠性，安全性，耐久性就是必须注重的一个很大问题，没有一定的技术

水平，很难保证产品的质量。三，停车产业的市场的发展，竞争那是比较残酷的，

目前整体的产能过剩，价格低，且部分产品，已经跌破行业内部的平均成本。应该

加强对电动栏杆的基础研究和拓展。

为了提高电动栏杆机的设计水平，需要使电动栏杆的精确的力学分析和物理学

分析与机械设计原理相结合。科学的运用动平衡与静平衡相结合原理，具有缓冲起

步.减速到位；起杆平稳.杆位垂直；落杆自然到位水平。

① 可根据不同情况选用手动控制、按钮控制、遥控、电脑控制和感应控制等操

作方式。

② 采用目前世界上先进的平衡机构，可将闸杆重力完全平衡，能使闸杆在任意

状态下保持平衡，彻底消除闸杆运动过程中的抖动现象，保证系统运行轻快。

③ 加强行业间的技术交流与合作。走共同研发之路。

各个厂家根据自己的实际情况开发出的产品各有优缺点，为了加快电动栏杆的

开发和应用，应加强企业间的合作，集中财力、物力和人力走共同发展之路，实现

电动栏杆的自动化程度。
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2 齿轮传动的电动栏杆的总体设计方案

2.1 电动栏杆总体设计的基本原则及要求

电动栏杆的总体设计就是通过科学的原理将想象出来的方案具体化、结构化的

过程。同样也是把二维的设计方案转换成三维实体而且可以设计和制造过程,也可以

说从设计的早期阶段到最优的结构设计,而且能够被大众认可。

电动栏杆总体设计结构的工作主要包括两个方面,那就是材料的选择和形状的

确定。如果我们想准确的确定每个零件或部件的形状,那么必须经过科学的计算和分

析，这项工作的严密性对设计出的产品质量起着决定性的意义。对于材料的要求就

是能够满足我们的预期所需要的性能并且满足尺寸要求等。

2.2 电动栏杆机构的总体设计原则

机构的总体设计对于一个产品来说，起着非常重要的作用。机构设计所必须含

有的技术性能，经济性能和外观审美性对整机都有决定性的意义。机构的安全可靠

设计，必须遵守以下三个基本原则。

(1)明确原则

这里主要包括以下三个方面：

①功能明确

所选的传动机构应直接、可靠地实现预期所需要的功能。至于可实现的功能来

说，尽可能的做到既不疏漏又不多余。

②工作情况明确

对于设计出来的产品，我们要求他所达到的工作状况和工作环境必须明确指出。

因为设计结构是有目的性和针对性的，如耐磨损，耐腐蚀以及温度要求、湿度要求

等。

③机构的工作原理明确

机构设计时必须明确依据科学的工作原理，从而能使栏杆工作时能实现预期的

实用效果。

(2)简单原则

简单原则就是能达到预期功能的前提下，尽量使机器的结构简单。这里说的“简

单”同时有着很多含义，比如简便，简易，减少等。

(3)安全可靠原则

一个系统(产品)的安全可靠性主要指：
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①工作安全性主要是指保证过往行人和车辆的安全。

②构件的可靠性，在规定的外载荷（如规定的栏杆臂的长度和质量等）范围内，在

规定的时间内，构件不发生断裂、弯曲变形、过度磨损、丧失稳定性。

③功能的可靠性主要依靠设计系统（如小区系统、停车场系统、收费站系统）的可

靠性。

④环境的安全性，整个机构不能对环境造成污染，要尽可能使适应各种环境。

2.3 机构总体布置设计要求

(1)功能合理机构要在功能完美表达的前提下去设计，无论是电动栏杆整体还是

单个机构上都不能采用有损我们所需要的功能的布局方案。

(2)结构紧凑、层次清晰、比例协调要运用科学的分布，尽可能的使系统简单并

且充分高效地运用内部空间。

（3）充分考虑产品的系列化及发展在设计总体分布时，应对这一类系列和变形

改进做考虑，还应该考虑符合科学性，实现生产线和实现自动化。

2.4 齿轮传动机构的设计方案

在这次齿轮传动机构的设计中，我选择蜗轮蜗杆齿轮二级减速，具体分析设计

如下：

（1）蜗杆传动 蜗杆传动可以实现较大的传动比，尺寸紧凑，传动平稳，但效

率较低，适用于中、小 功率的场合。采用锡青铜为蜗轮材料的蜗杆传动，由于允许

齿面有较高的相对滑动速度， 可将蜗杆传动布置在高速级，以利于形成润滑油膜，

可以提高承载能力和传动效率。因此将蜗杆传动布置在第一级。

（2）齿轮传动 斜齿轮传动的平稳性较好，常用在高速级或要求传动平稳的场

合。因此将齿轮传动布置在第二级

（3)联轴器传动 联轴器主要连接电机轴和蜗杆轴，使他们一起回转并传递转

矩。由于电动栏杆的震动较小而且载荷较小，所以选用固定式刚性联轴器即可满足

传动需求。
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图 2.4.1 整机传动原理图

这次设计电动栏杆是机械传动，其传动机构包括电动机、联轴器、 减速器和曲

柄摇杆机构。工作时，电动机通过联轴器传动，带动蜗轮蜗杆齿轮二级减速器 ，减

速器的输出轴通过曲柄摇杆机构带动栏杆臂上升和下降，使栏杆处于竖直或水平位

置。整机结构的示意图见上图 2.4.1 ，其主要结构与工作原理为：1 为电机 通过联

轴器 2 将动力传动到蜗轮蜗杆齿轮减速器 3 经过减速器减速输出驱动力矩，驱动曲

柄 4 作整周转动 5 为连杆；6 为摇杆 绕 O点摆动摆动角度Ψ =90°，7 为机架 8 为

栏杆臂 与摇杆刚性连接;9 为弹簧，用以平衡栏杆臂的重量，现规定平衡后驱动栏

杆臂的力偶矩不大于 5N·m。当曲柄 OA逆时针转动至位置 OA’时，摇杆 BC 逆时

针摆到下极限位置 BC’，栏杆臂上升到竖直位置 ；当曲柄继续逆时针转动至位置

OA”时，摇杆又顺时针摆到上极限位置 BC”，栏杆臂下降到水平位置。[2]
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3 齿轮传动的电动栏杆的总体设计

3.1 工作机构栏杆臂的选择

栏杆臂应有一定强度，并且不能因为自重、风吹、和手动轻微掰动而产生明显

挠度（弯曲），栏杆臂长度一般在 2500mm 到 5800mm 之间。另外栏杆臂的材料必须

耐高低温、耐湿热、耐温度交变性能以及耐盐雾雨水腐蚀性能等。栏杆臂应粘贴或

喷涂有红白相间均匀分布的反光膜，不允许有边缘破损或红白模糊。[3]

栏杆臂的的材料通常有四种即铝合金、铝芯泡沫、碳素纤维、PVC。本次设计

为了更好的达到上述要求的工作环境我们选用市场上应用较多的挤压成型铝合金型

材，铝合金八角杆，表面通过氧化喷塑处理，杆体颜色白色亚光（RAL9016），栏杆

体两侧表面帖敷红色工程级 3M 反光膜，栏杆长 3.5m，横截面 100×50mm，闸杆中

间有加强筋，标准壁厚 1.2mm。实测栏杆断面图见下图 3.1 所示：

48.8

图 3.1 栏杆臂截面图

由上图 3.1 可知，断面截面积

22 mm616.371mm2.1)8.4825.19472.202.5.69( A (3.1·1)
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由设计任务书，栏杆臂长 L=3.5m；由机械设计手册[4]，挤压成型铝合金材料的

密度为ρ=2.73g/cm3。栏杆臂质量：

3.55kgg3550g73.235071616.3  ALm (3.1·2)

3.2 栏杆臂配重的选择设计

电动栏杆在使用过程中由于栏杆自身的长度和质量会产生较大的转矩，从而致

使栏杆内部曲柄摇杆机构中曲柄需要较大的力矩才能最终驱动栏杆臂动作，所以同

样需要较大功率的电机。为了减小电机的负载和最求节能效果，我们根据力矩平衡

原理（如果一个物体所受到的力的合力矩的代数和是 0，∑M=M1+M2+M3+...=0）采

用弹簧来平衡栏杆臂的自重。下图中 OA=0.1m OB=3.4m AB=3.55kg OC=0.15m

OC=0.35kg

根据文献[5] 理论力学知识分析如下：

O B

C

A
F弹

G1

140°

54°

G2

图3.2栏杆臂受力图

0
2

54sin)
2

( 12 





  OAABGOCGOCF弹 （3.2·1）

由上式代入数字得：

01.0
2
5.31055.354sin

2
15.01035.015.0 






 






 弹F （3.2·2）

由上式计算得: 弹F 481N

弹簧的设计计算参考文献[6] 步骤如下：
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图3.3弹簧受力图

因为弹簧应该在一般载荷的条件下进行工作。可以根据第Ⅲ类弹簧。现选用的

是碳素弹簧钢丝（GB4357-89C 级），SL 型。

试选弹簧钢丝的直径为 d=4mm。查表 16-3，可以暂时选取σB=1500MPa。查表

16-2，可知   MPa60015008.05.08050  Bσ..τ 。

1. 选取旋绕比并计算曲度系数

通常选取旋绕比为 8~5C 。现在选取的旋绕比为 C=5

曲度系数

31.1
5
615.0

454
154615.0

44
14










CC

CK （3.2·3）

2. 按照强度的条件计算弹簧钢丝直径

试计算弹簧簧丝直径

 
KCFd 26.1 （3.2·4）

其中，F2---弹簧的最大工作拉力，已知 F2=481N。

每个数值代到式子里去得：

  mm67.3
600

531.14816.16.1' 2 




KCFd （3.2·5）
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上式的计算结果与试选取的 d值相近，并且符合标准圆柱螺旋拉伸弹簧尺寸及

参数 (GB/T 2088—1997)，因为 d=4mm 弹簧钢丝直径已是标准值。不需要重新选取，

即 d=4mm。因为 d 的大小不变，所以不需要重新查表并计算，即σB=1500MPa，

[τ]=600MPa。

弹簧中径:

mm2045  CdD （3.2·6）

查标准圆柱螺旋拉伸弹簧的尺寸及参数 (GB/T 2088—1997)。应取 d=4mm,

5
4
20

C
（3.2·7）

因为 C没变化，所以相应的 K的大小也不变，即 K=1.31mm。相应的 d也不变。

可知 d=4mm。此时 D=20mm 就是标准值。

弹簧内径: mm164201  dDD （3.2·8）

弹簧外径: mm244202  dDD （3.2·9）

3. 根据弹簧刚度，计算弹簧圈数 n

12

12'

ff
FFkF 


 （3.2·10）

式子里，

1F ---弹簧的最小工作拉力，这里设出 Fmin=37N；

2f ---与 2F 对应的弹簧长度， 2f =876mm；

1f ---与 1F 对应的弹簧长度， 1f =660mm

每个数值代到式子里去：

510570
37481

12

12'









ff
FFkF =7.4N/mm （3.2·11）

4. 弹簧圈数

根据表 16-2，当 0.5≦d≦4 时，切变模量 G在 83000～80000，可以选取 G=82000。

弹簧圈数的计算公式

FkD
Gdn 3

4

8
 （3.2·12）
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代入各数据得：

32.44
4.7208

482000
8 3

4

3

4






FkD

Gdn （3.2·13)

根据 d=4mm，D=20mm。查标准圆柱螺旋拉伸弹簧的尺寸及参数 (GB/T

2088—1997)，可以得到

n
316

Fk （3.2·14）

查表 16-6，得拉伸弹簧的有效圈数 n=45 圈。可得到弹簧刚度

02.7
45

316
n

316
Fk N/mm （3.2·15）

5. 验算

查标准圆柱螺旋拉伸弹簧的尺寸及参数 (GB/T 2088—1997)。可知 F0=148N。

（1） 弹簧的初应力

N285.154
4π

20148831.1
π

8
33

0'
0 





d
DF

K （3.2·16）

根据图 16-9，当 C=5 时，弹簧的初拉应力的推荐值大概在 78～163MPa。所以

求得的初应力值合适。

（2） 弹簧的极限工作应力 lim 。查表 16-2 的后注，得 B 56.0lim  ，即

MPa840150056.056.0lim  Bσ （3.2·17）

极限工作载荷 limF

N783.805
31.1208

8404π
8

π 3
lim

3

lim 




DK
dF 

（3.2·18）

工作时的最大拉力为 570.688N,所以能满足要求

6. 计算其他结构参数

  mm21825.1 10  DdnH （3.2·19）

D
arc

π
ptan （3.2·20）

式子里，

0H ---自由长度；
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 ---螺旋角；

p---弹簧节距， 4 dp mm。

代入的数据得：

自由长度：

    mm21816245.14525.1 10  DdnH （3.2·21）




 643.3
20π

4tan
π

arctan arc
D
pα （3.2·22）

根据以上的计算，选定有关参数为：

材料：碳素的弹簧的钢丝，

钢丝直径：4mm，

旋绕比：5，

弹簧中径：20mm，

弹簧右旋：螺旋角为α=3.643°，

自由长度：218mm。

标准圆柱螺旋拉伸弹簧的尺寸及参数 (摘自 GB/T 2088—1997)

3.3 栏杆臂高度的选择

根据文献[3]收费栏杆国家标准 GB／T 24973--2010 栏杆臂下边缘距机箱底平面

的高度应在 650 mm～ 950 mm之间。我们选择栏杆臂到栏杆臂下沿的高度为 775mm

3.4 电动机的选择

下图为栏杆臂处于水平位置时的受力图（O点的约束力未画出）。

由设计任务书和式(3.1·1)得:L=3.5m G=35.5N

G

O

M

图3.4栏杆臂受力图



商丘工学院本科毕业设计

12

栏杆臂受力平衡时，有 0 OM ，即

mN6.58mN65.15.3510
2

10
2







 






  .Lmg.LGM (3.4·1)

设计任务书要求，栏杆臂由水平位置逆时针转过 90°到竖直位置时，平均用时

2.5s。设栏杆臂升起期间匀速转动，则角速度：

s/rad63.0s/rad
5.2

2
π


t

ω  (3.4·2)

此时驱动栏杆臂转动所需的功率：

W37W63.06.58  MP (3.4·3)

考虑到传动机构的效率、一些不可预知的阻力以及使用场所的电源情况，参考

现有类似产品，确定选用单相异步电动机, 电动机的型号 YY6324，功率为 120W，

工作电压为 220V，频率 50Hz，额定转速 1400r/min。

YY 系列单相电容运转电动机以国家电机最新标准 JB1009-1012-91 和小功率电

动机的安全要求标准 GB12350-2009 设计,注重提高力能指标,节约能源为原则,产品

效率高,使用寿命长,结构简单,维护方便.适用于鼓风机,水泵,记录仪表等以及起动扭

距要求不高的机械.该系列电机具有较高的起动性能和过载能力、功率因数及效率，

噪声低、重量轻、体积小、维护方便。

由设计任务书要求栏杆升起时间为 2.5s，所以曲柄整周运动工作周期 T=5s．

减速器输出转速：

min/r12
r/5s

min/s60min/s60


T
nW ； (3.4·4)

一般情况下齿轮传动传动比范围 81齿i ，蜗杆传动传动比范围： 4010 蜗i
电动机转速范围 min/r3200100  wd niin 蜗齿

YY6324 电机可以满足要求

电动机的输出的功率 Pd：驱动栏杆臂转动所需的功率 Pw ,考虑到传动的装置的

功率的损耗，电动机的输出的功率为：


w

d
PP  (3.4·5)

上式(3.4-5)中，η是电动机到工作机的输出的功率之间的总效率，即

54321
3  
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由机械设计手册[4]，可以查得：刚性的联轴器的传动效率η1=0.99；单头的蜗杆

的传动效率η2=0.70；齿轮的传动效率η3=0.97；轴承的传动效率η4=0.99；四杆的机构

的传动效率η5=0.83，所以：

541.083.099.097.070.099.0 3
54321

3    (3.4·6)

069kw.0
0.541
0372.0w

d 

PP <0.12kW

YY6324 电机可以满足要求

3.5 曲柄摇杆机构的设计

在铰链四杆机构中具有一个曲柄和一个摇杆机构称为曲柄摇杆机构。一般情况

下，曲柄为主动件且等速整周转动，而摇杆作为从动件作变速往复运动，连杆作平

面复合运动。曲柄摇杆机构是四杆机构最基本的形式。

曲柄存在条件：

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，

满足条件①，当最短杆是曲柄时，为曲柄摇杆机构；最短杆为机架时，为双曲

柄；最短杆为连杆时，为双摇杆；

AB

D
C

C"

B"

a

b

c
=45°FC

摇杆 栏杆臂

C'

B '

G

连杆

曲柄

图3.5曲柄摇杆机构运动简图

http://baike.baidu.com/subview/949815/949815.htm
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根据设计要求和机械原理[7]知识可知，该机构极位夹角为 0，即无急回特性，尺

寸 B′B″=C′C″，摇杆 CD的摆角为 90°，则图中传动角γ=45°，设计变量有 L1=AB、
L2=BC、L3=CD、L4=DA。曲柄 L1为最短杆，其余三杆长可表示为 L1 的倍数。由上

图所示的几何关系可知

13 22 LL  （3.5·1）

2
4

2
2

2
1 LLL  （3.5·2）

根据机构在机器中的许用的空间，可以适当的预选曲柄长度 L3机架 L4的长度，

设 L3=150mm，L4=330mm，

则 L1=106.066mm，L2=312.490mm。

L4+L1=330+106.66mm≦L3+L2=150+312.49mm

经验证符合曲柄摇杆机构的运动原理

3.6 栏杆臂主轴的设计

由电动机的选择部分式(3.4·3)可知，驱动栏杆臂转动所需的功率 P=37W；栏杆

臂转过 90°用时 2.5s，转过 1 转用时 2.5×4=10s，则转速 n=60/10=6r/min。

图 3.5 为主轴上的摇杆和栏杆臂的受力，D点为主轴。根据力的平移定理，将

力 FC 和 G移到 D点后，分别附加力偶 TC和 TG，由电动机的选择部分式(3.4·1)可知，

力偶 TC 和 TG的力偶矩都为 58.6N·m，G=mg=×10N=35.5N。

=45°

FC

摇杆 栏杆臂

G
D
c

图 3.6 主轴上摇杆和栏杆臂的受力

取摇杆和栏杆臂为研究对象，做受力分析：

由《机械设计》[6]，曲柄 AB与机架 BC共线时的传动角γ最小，驱动摇杆 CD摆

动所需的力最大。不考虑连杆 BC本身的重量时，连杆为二力杆，在上图 3.6 位置时，

摇杆 C端受连杆的拉力 FC沿连杆方向向下，栏杆臂受到重力 G。D点的约束力未画

出。在ΣMd=0 时，有

sin1.0
2 C  cFLG ）（ (3.6·1)
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N3.552N
45sin15.0

1.0
2
5.35.35

sin

1.0
2 









）（）（

c

LG
FC (3.6·2)

1. 初步确定轴的最小直径[6]

先按机械设计初步估算轴的最小直径：选取轴的材料为 45 钢，调质处理。根据

表 15—3，取 A0=112，于是得

mm5.20mm
6
037.0112 33

2

2
0min 
n
PAd (3.6·3)

有 两 个 键 槽 ， 轴 径 加 大 12% ， 于 是 为 初 步 估 算 轴 的 最 小 直 径

20.5×(1+0.06)=22.96mm。

2. 轴的结构设计

图 3.7 轴的结构与装配

3. 求轴上的载荷

下图 3.8 为主轴的载荷分析图，其中图 a 是主轴受力图；图 b 是弯矩图；图 c

是扭矩图。



商丘工学院本科毕业设计

16

(a)

(b)

(c)
=58.6N· m

N· m

N· m

图 3.8 主轴的载荷分析图

图 3.8 中数据的计算过程如下：

由上述杆臂设受力分析分内容可知，FC=552.3N。

由材料力学[8]，当ΣMA=0 时，有

FC×0.048+G×0.198+FB×0.114=0 (3.6·4)

解得：

N45.295N
114.0

198.05.35048.03.552
114.0

198.0048.0C 






GF

FB (3.6·5)

ΣFV=0 时，有 FA+ FB = FC +G

解得： FA= FC +G－FB=552.3+35.5－295.45N=262.3N (3.6·6)

从而可计算得：

MA= Fc×0.048=552.3×0.048 N·m =26.5 N·m (3.6·7)

MB= －G×0.084=－35.5×0.084N·m =-3.124 N·m (3.6·8)

4. 按弯扭合成应力校核轴的强度

进行校核时，通常只需要校核轴上承受最大弯矩和扭矩的截面（摇杆所在位

置）。根据式(15—5)及弯矩计算的数据，以及轴单向旋转，扭转切应力为脉动循环

变应力，取α=0.6，轴的计算应力

MPa18.28MPa
251.0

)586006.0(26500)(
3

222
c

2

ca 








W
TM 

 (3.6·9)

前已选定轴的材料为 45 钢，调质处理，由表 15—1 查得[σ－1]=60MPa。因此σca<[σ

－1]，故安全。

3.7 四杆机构截面尺寸设计
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1. 摇杆截面尺寸设计

取图 3.5 的摇杆作研究对象，受力图和弯矩图如下图：

DC c=45°
FC

MFDy
FDx

MD

MC

图 3.9 摇杆受力图和弯矩图

图 3.9 中，M和 FC 的值已经在前面计算出，FDy和 FDx为 D点的约束反力。弯

矩图中的 Md=M=26.5N·m。根据等强度设计原则设计出摇杆的外形图：

图 3.10 摇杆外形图

由《材料力学》[8]，梁的弯曲强度条件为

][max
max   

W
M

(3.7·1)

当梁横截面为矩形时，

6

2bhW  ， (3.7·2)

图 3.10 中横截面位置接近大端孔中心 d点，取其弯矩为Mσ=M=26.5N·m；摇杆

材料取 zG230-450，由文献[9]，需用应力[σ]=85MPa，则
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][

6

2
maxmax

max   
bh
M

W
M

(3.7·3)

336-3
6

max2 mm1870m1087.1m
1085

5.266
][

6











M
bh (3.7·4)

取 b=10mm，则 mm67.13mm
10

18701870


b
h

2. 连杆截面尺寸设计

取图 3.5 的连杆作研究对象，此时它为受拉的二力杆，拉力的方向与 FC相反，

大小与 FC 相等。根据图 2 的关节轴承，选连杆形状为圆杆，材料牌号取 Q235，由

《材料力学》[8] 可知强度条件为

][

4
π 2

C  
d

F
A
F (3.7·5)

取许用应力[σ]=120MPa，则有

2.2mmm0022.0m
10120π
4.4464

][π
4

6 






CFd (3.7·6)

考虑到压杆额稳定性，取连杆圆柱部分直径为 14mm，两端的螺纹为 M10，与

PHSA12 型关节轴承旋配。

3. 曲柄截面尺寸设计

取图 3.5 的摇杆作研究对象，受力图和弯矩图如下图：

AB c=90°
FB

MFAx
FAy

MA

MB

图 3.11 摇杆受力图和弯矩图

图 3.11 中，FB＝ＦC，ＦC的值已经在前面计算出，FAy和 FAx 为 A 点的约束反力。

弯矩图中的 MＢ=55.368N·m。根据等强度设计原则设计出摇杆的外形图：
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图 3.12 曲柄的外形图

由《材料力学》[8]，梁的弯曲强度条件为

][max
max   

W
M

(3.7·7)

当梁横截面为矩形时，
6

2bhW  ， (3.7·8)

图 3.7·5 中横截面位置接近大端孔中心 D点，取其弯矩为 Mσ=55.368N·m；摇杆

材料取 zG230-450，由文献[9]，需用应力[σ]=85MPa，则

][

6

2
maxmax

max   
bh
M

W
M

(3.7·9)

336-

3
6

max2

mm3900m109.3

m
1085
368.556

][
6











M

bh

(3.7·10)

取 b=10mm，则 mm74.19mm
10

39001870


b
h

3.8 齿轮传动系统的设计与校核

3.8.1 齿轮传动的工作原理

齿轮减速机的工作原理：就是利用各级齿轮传动来达到降低速度增大扭矩的目

的.减速器是由各级齿轮副组成的传动设备，把内燃机、电动机或者其它高速运转的

动力通过减速机的高速输入轴上的少齿数的齿轮通过齿轮啮合低速输出轴上的多齿

数的齿轮从而达到减速增大扭矩的目的！而使用减速机最终目的不外乎有以下几种:.

动力传递、获得某一恒定速度以及.获得较大扭矩。
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3.8.2 齿轮传动系统的传动比计算

传动系统的运动和动力参数

1、 计算总传动比：

电机电机额定转速： Mn =1440r/min

min/r12
min/r1400

w

M
a 

n
n

i =116.7 (3.8.2·1)

2、 分配减速器的各级传动比：在蜗杆传动比范围内取 1i =31.5，
故齿轮传动比 5.11a2  iii =3.7， (3.8.2·2)

符合齿轮传动比的推荐值范围 2i =3~6

3、 计算传动装置的运动和动力参数

a、 计算各轴转速

1 轴： M1 nn  =1440r/min (3.8.2·3)

2 轴：
5.31
min/r1440

1

1
2 

i
nn =44.4r/min (3.8.2·4)

3 轴：
7.3
min/r4.44

2

2
3 
i
nn =12r/min (3.8.2·5)

b、 计算各轴输入功率

Pm=120W
1 轴： 4121   pp =0.120×0.99kW=0.119kW (3.8.2·6)

2轴： 2p = 082.0kW7.099.0119.0241  p kW (3.8.2·7)

3轴： kW97.099.0082.03423  pp =0.057kW (3.8.2·8)

c、计算各轴输入转矩电动机输出转矩

mN79.0mN
1440

12.095509550
M

d 
n
p

Td (3.8.2·9)

1轴： mN782.0mN99.079.01  联dTT (3.8.2·10)
2轴： mN1.17mN5.317.099.0782.0112  iTT 涡承  (3.8.2·11)
3轴： mN75.60mN7.397.099.01.17223  iTT 齿承  (3.8.2·12)
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表 3.1 动力参数表

3.8.3 齿轮传动系统齿轮的计算

1、 齿轮设计[6]

斜齿轮啮合好，传动平稳，噪声小，且可以抵销一部分蜗杆的轴向力，降低轴

承轴向负荷，故选用斜齿轮，批量较小，小齿轮用 40Cr，调质处理，硬度 250HB～

280HB，平均取 260HB，大齿轮用 45 钢，调质处理，硬度为 230HB～280HB，平均

取 240HB。计算步骤如下：

初选小齿轮齿数 z1=17，大齿轮齿轮齿数 z2=63

初选螺旋角  14

压力角  20

（1） 按齿面接触疲劳强度设计

根据下面的公式试计算小齿轮的分度圆直径：

 
3

2
βεHE

2

2

d

2H
1

12













H

t
t σ

ZZZZ
i
iTKd


(3.8.3·1)

1) 确定上式中的各个参数

试适当选取 KHt=1.3。

由上可知小齿轮传递的转矩为 mm17100NmN1.172 T

查表 10-7，可以选齿宽系数取为φd=1

查图 10-20，可以得到区域系数为 ZH=2.433。

查表 10-5,得到的材料的弹性影响系数为 2
1

E MPa8.189Z  。

接触疲劳强度计算重合度系数为 εZ

轴名 功率 P/kW 转矩 T/N m 转速 n 传动比 效率

输入 输出 输入 输出 r/min i

电机轴 0.12 0.79 1440
1 0.99

1轴 0.119 0.782 1440
31.5 0.69

2轴 0.082 17.1 44.4
3.7 0.96

3轴 0.57 60.75 12
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     562.2014cos/20tanarctancos/tanarctan n1 
        8.3214cos1217/562.20cos17arccoscos2cosarccos 1111 βhz/αzα anat

        7.2414cos1263/562.20cos63arccoscos2cosarccos 2122 βhz/αzα anat

    

    

721.1

02tan3.62tan6302tantan29.97417
π2

1

tantantantan
π2

1
2211





 ααzααz aa

  35.1π14tan171πtanz1d   

    7.0
721.1
35.135.1-1

3
721.14-1

3
4



















Z

985.014coscosZ  

接触疲劳许用应力为[σH]。查图 10-25d 得到的小齿轮及大齿轮接触疲劳极限各

为

a6001Hlim MP ， MPa550Hlim2 

应力循环次数由要求均可知：N1≧1500000，N2≧1500000。查图 10-23，得到的

接触疲劳寿命系数为 KHN1=0.9，KHN2=0.95。选失效的可能性等于 1%，安全系数等

于 S=1.可算得

  MPa540MPa
1

6009.0Hlim11HN

1H 






S
σKσ

  MPa523MPa
1

55095.0Hlim2HN2

2H 






S
σKσ

应取两齿轮中较小的接触疲劳许用应力，故

    MPa5232HH  

2) 带入以上数据可得小齿轮的分度圆直径

 

mm5.27
523

7.0433.28.189985.0
7.3

17.3
1

171003.12

12

3

2

3

2
εHEβ

2

2

d

2H
1







 





















H

t
t σ

ZZZZ
i
iTKd

 (3.8.3·2)

调整小齿轮的分度圆直径

3) 计算实际载荷系数前数据的准备

已知小齿轮的分度圆直径和转速，故可算得圆周速度

m/s063.0s/m
100060

444527π
100060

π 11 








..nd
v t (3.8.3·3)
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齿轮宽度，可算得 mm5.27mm5.271t1d  db  。 (3.8.3·4)

4)实际载荷系数的计算 KH。

查表 10-2，查取使用系数 KA=1。根据速度 m/s058.0v 和 7 级精度，查图 10-8，

得动载荷系数为 KV=1.12。齿轮圆周力:

N6.1243N
5.27

1710022

1t

2
1t 




d
TF (3.8.3·5)

mm/100Nmm/N45mm/N
527

45134611tA





.
.

b
FK (3.8.3·6)

查表 10-3，得齿间载荷分配系数为 KHα=1.2。

查表 10-4，根据 7 级精度，小齿轮的相对的支撑为非对称的布置，插值法可查

得齿向载荷分布系数为 KHβ=1.41。故可算得实际载荷系数为

91.1421.12.112.11HβHαVAH  KKKKK . (3.8.3·7)

5)可计算得实际的分度圆直径

mm7.30mm
1.3

91.15.27 33

H

H
t11 

tK
Kdd (3.8.3·8)

其相对的齿轮模数为

1.805mmmm
17

7.30

1

1 
z
dmn (3.8.3·9)

（2） 根据齿根弯曲疲劳强度设计

1) 模数的试计算

 
3

saFa

2d

ε2Ftβ
2

nt 2

cos2










Fσ
YY

z
YTKβY

m


(3.8.3·10)

2) 确定上式中的各个参数值

可选 KFt=1.3

弯曲疲劳强度的重合度系数为

     140.13562.20cos14tanarctancostanarctan tb 

814.1140.13cos/721.1cos/ 2
b

2
αv   

663.0
721.1
75.025.075.025.0

α
ε 


Y

计算弯曲疲劳强度的螺旋角系数 βY 。

845.0
120
14905.11

120
1 ββ 





Y

计算  F

saFa


YY

。

由当量齿数
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60.1814cos/17cos/ 33
1v1  zz ， 97.6814cos/63cos/ 33

2v2  zz

查图 10-17，得齿形系数为 YFa1=2.9,YFa2=2.25。

查图 10-18，应力修正系数为 Ysa1=1.56,Ysa2=1.76。

查图 10-24c，得小齿轮与大齿轮的齿根弯曲疲劳强度为

σFlim1=500MPa，σFlim2=380MPa。

查图 10-22，得弯曲疲劳寿命系数为 KFN1=0.85,KFN2=0.88。

取弯曲疲劳安全系数为 S=1.4。弯曲疲劳应力为：

  a57.303MPa
4.1
50085.01FlimFN1

1 MP
S

K
F 







  MPa86.238MPa
4.1
38088.02lim2

2 



S

K FFN
F


 。

  0149.0
57.303

6.19.2

1

1sa1Fa 



F

YY


  0166.0
86.238

76.125.2

2F

sa2Fa2 




YY

因为小齿轮的数值  F

saFa


YY

小于大齿轮的数值，故

    0166.0
2F

sa2a2

F

saFa 

YYYY F

3) 代入上面数据到公式，计算模数得到

 

mm09.1

mm 0166.0
171

845.0663.0171003.114cos2

z
cos2

3
2

3

F

saaF

2d

2Ftβ
3

nt

2

2




















  YYYTKY

m

(3.8.3·11)

4) 齿轮的实际模数

计算实际载荷系数前数据的准备。

圆周速度

mm02.18mm17061
14cos

1nt
1 


 .

zm
d (3.8.3·12)

故 m/s042.0s/m
100060

4440218π
100060

π 11 








..ndv (3.8.3·13)

齿轮宽度 mm02.18mm102.18d1  db (3.8.3·14)

计算宽高比
h
b

    mm45.2mm09.125.0122 a  

tmchh (3.8.3·15)

35.7
45.2
02.18


h
b (3.8.3·16)
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5) 计算实际载荷系数 KF。

根据速度 m/s047.0v 和 7 级精度。查图 10-8，得动载荷系数为 KV=1.01。因为

N34.1897N
02.18

1710022

1

2
t1 




d
TF (3.8.3·17)

mm/100N104.3N/mm
02.18

34.18971t1A





b
FK (3.8.3·18)

查表 10-3，可得到齿间载荷分配系数为 KFα=1.2。

查表 10-4,选择插值法，得到 KHβ=1.417，并结合宽高比 35.7
h
b

，查找图 10-13，

得到 KFβ=1.36。

所以载荷系数为

648.136.12.101.11FVAF  KKKKK F (3.8.3·19)

6) 计算得到实际的齿轮模数

mm247.1mm
1.3
89.106.1 33

F

F
tn 

tK
Kmm (3.8.3·20)

对比齿面接触疲劳强度设计和齿根弯曲疲劳强度计算的结果，由齿面接触疲劳

强度的计算模数大于齿根弯曲疲劳强度的计算模数，因为齿轮模数 m的数值主要决

定于弯曲疲劳强度，而齿面接触疲劳强度所决定承载能力，仅仅与齿轮直径有关系，

可以取以弯曲疲劳强度计算得到模数为 1.247mm。并且就近圆整到标准值为 m=1.5，

根据接触疲劳强度计算得到分度圆直径为 d1=30.3mm。计算得出小齿轮齿数为

8.19
1.5

30.7cos14cos

n

1
1 




m
βdz (3.8.3·21)

取 z1=20，则大齿轮齿数为

74207.3122  ziz (3.8.3·22)

取 z2=74 两齿轮齿数互质。

这样设计的齿轮传动，既能满足齿面接触疲劳强度，又能满足齿根弯曲的疲劳

强度，并且做到了结构紧凑、避免浪费。

（3） 几何尺寸的计算

1） 计算中心距为

mm66.72mm
14cos2

5.1)7420(
cos2
zz n21 









ma ）（ (3.8.3·23)

2）计算小、大齿轮分度圆直径

mm31mm
14cos

5.120
cos

n1
1 









mzd

mm114mm
14cos

5.174
cos

n2
2 









mzd (3.8.3·24)

计算齿轮的宽度为 mm31mm15.31d1  db (3.8.3·25)

考虑到不可避免安装误差，以及保证设计的齿宽 b 和能节省材料等，一般可以
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将小齿轮稍微加宽了（5~10）mm，故

    mm5.41~5.36mm10~55.3110~5min1  bb (3.8.3·26)

选取取 b1=37mm，而使得大齿轮齿宽等于设计的齿宽，故 b2=b=32mm。

（5) 主要设计结论

模数为 m=1.5mm；压力角为α=20°；中心距为 a=72.66mm；小齿轮的齿数为

z1=20，齿宽为 b1=37mm，分度圆直径为 d1=31.5mm，选用的小齿轮材料为 40Cr（调

质处理），齿面的硬度大小为 280HBS；大齿轮的齿数为 z2=74，齿宽为 b2=32mm，

分度圆的直径为 d2=114mm，大齿轮的材料为 45 钢（调质处理），齿面的硬度大小

为 240HBS。两齿轮均按 7 级精度等级

（6） 齿轮的结构设计

齿轮结构可以大概分成整体式，腹板式，以及轮辐式。本设计的内容包括选择

相应的齿轮结构形式和确定几何的尺寸。一般可以先由小齿轮的大小，加工方法，

材料，以及使用要求和经济性等等，以此类因素选择合适的齿轮的结构，然后，再

由经验得公式计算得到齿轮的结构尺寸。参考§10-9 齿轮的结构设计可知，当齿顶圆

直径为 da≤160mm 时，可做成相应的实心式齿轮。当齿顶圆的直径为 da≤500mm 时，

可以做成相应的腹板式齿轮。由小齿轮的分度圆直径为 d1=31mm，可知

mm160mm34mm5.123122 211  mdhdd aa 。

小齿轮可采用的实心式的齿轮

2、 蜗轮蜗杆设计[6]

查 GB/T 10085，考虑蜗杆传动功率不大，速度只是中等，故蜗杆用 45 钢，因

希望提高效率，耐磨性好，故蜗杆螺旋齿要求淬火，表面硬度达到 45-55HRC，蜗轮

采用青铜 ZCuSn10P1 沙型铸造，计算步骤如下：

（1） 按齿面的接触疲劳强度进行设计

按闭式的蜗杆传动的设计基本准则，先由齿面接触疲劳强度来设计，然后校核

齿根弯曲疲劳强度

 








H2z
480

2

21

2


KTdm (3.8.3·30)

1） 由上已知蜗轮上的转矩

mN127.172 T

2）载荷系数 K。由于工作时候频繁起停，所以载荷不够稳定，因此取值的载荷

分布不均系数为 Kβ=11;查表 11-5，选取的使用系数为 KA=1.15；因为转速不高等，

所以取值的动载系数为 KV=1.05，可以计算出

33.105.115.11.1VβA  KKKK
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3）选用的弹性影响系数为 ZE。因为选用铸锡磷青铜蜗轮和钢蜗杆的配合使用，

所以 2
1

MPa160EZ 。

4）蜗轮齿数的确定，因选用单头蜗杆，所以 z1=1，所以

5.315.311112  izz 。

圆整为 z2=31。

5）许用接触应力[σH]的计算。按照蜗轮的材料为铸锡磷青铜,并且是金属模铸造，

由此，蜗杆的螺旋齿面硬度为˃ 45HRC,查表 11-7，得蜗轮的基本接触许用应力为

[σH]´=268MPa。

由电动的栏杆工作中设计任务书要求可知，应力循环的次数为 N=1500000。所

以寿命系数为

95.0
105.1

1010
8

6

6
8

6

HN 



N

K

则可以计算得到许用接触应力

    MPa6.254MPa95.0268HN
'

HH  K

6）可计算 m2d1的最小值

 

3

3

2

2

21
2

mm12.84

mm
6.25431

1710033.1

H2

480

480
























σz

KTdm

(3.8.3·31)

因为 z1=1，查表 11-2，可取模数为 m=2mm，从而可以查出蜗杆的分度圆直径

d1=22.4mm。分度圆导程角γ=5°06′08″，即  102.5 。计算

mm62mm31222  mzd (3.8.3·32)

(2) 蜗杆参数

中心距 mm2.42mm
2

624.22
2

21








dda (3.8.3·33)

轴向齿距为 mm28.6mm214.3πma P (3.8.3·34)

直径系数为 2.11
2

4.22
m
dq 1

 (3.8.3·35)

齿顶圆直径为 mm4.26mm224.22m2dh2dd 1a11a 1  (3.8.3·36)

齿根圆直径为 mm6.17mm22.124.22m2.12dh2dd 11f11f  (3.8.3·37)

分度圆导程角为 γ=5°06′08″ (3.8.3·38)
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轴向齿厚为 mm14.3
2

214.3
2

π





msa (3.8.3·39)

查表 11-4，并结合 m=2mm＜10mm。可以算出蜗杆齿宽

mm72.50mm2523106.01125mz06.011b 21  ）（）（ (3.8.3·40)

根据计算的数据可以求得实际应当取 mm51b1  。

(3) 涡轮的参数

分度圆直径为 mm62mm312mzd 22  (3.8.3·41)

蜗轮宽度 B≦0.75da1=0.75×26.4mm=19.8mm (3.8.3·42)

喉圆直径为 mm66mm2262m2dh2dd 22a22a  (3.8.3·43)

齿根圆直径为 57.2mm2mm1.2262m2.12dh2dd 22f22f  (3.8.3·44)

齿顶圆直径为 mm70mm2266m2dd 2ae2  (3.8.3·45)

咽喉母圆半径为 mm2.9mm
2

662.42
2

dar 2a
2g  (3.8.3·46)

(4) 校核齿根弯曲疲劳强度

 FF YYKT   βFa2
21

2

mdd
53.1

(3.8.3·47)

当量齿数为 371.31
102.5cos

31
cos 33

2
2v 





zz (3.8.3·48)

已知 371.312v z ，在图 11-17 中，可查得到齿形系数为 YFa2=2.5；

螺旋角系数为 964.0
140
102.51

140
1 










Y (3.8.3·49)

许用弯曲应力为     FN
'

FF Kσσ  (3.8.3·50)

查表 11-8 得，用铸锡磷青铜制造蜗轮基本许用弯曲应力为[σF]=56MPa

寿命系数为 956.0
105.1

1010
9

6

6
9

6

FN 



N

Y (3.8.3·51)

可以得出     MPa536.53MPa956.056FN
'

FF  K (3.8.3·52)

将上述参数代入公式
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MPa536.53MPa19.30

MPa964.05.2
26222.4

1710033.153.1
mdd

53.1
βFa2

21

2









 YYKT
F

(3.8.3·53)

满足弯曲疲劳强度。

从设计的蜗杆的传动是作为动力的传动的功能而进行设计，GB/T 10089-1988

中，根据电动的栏杆机的工作的要求的选择的圆柱的蜗杆、蜗轮的精度可以选 7 级

精度，选择侧隙的种类可以是 f,因此标注是 7f。

（5） 主要设计的结论

模数 m=2mm；分度圆导程角为γ=5°06′08″。蜗杆直径为 d1=22.4mm；蜗杆头数

为 z1=1；蜗轮材料为 45 钢，齿面进行淬火；蜗轮直径为 d2=62；蜗轮齿数为 z2=31；

蜗轮材料为 ZCuSn10P1，应用金属模铸造。

（6） 蜗杆和蜗轮的结构设计

参看§11-6。由于蜗杆的螺旋的部分的直径一般不大，所以常常和轴一起做成为

一个整体。结构的形式可以见图 11-22 所示。蜗轮的结构形式有齿圈式，螺栓连接

式，整体浇筑式，以及拼铸式等。因为整体式适用于较小的尺寸的青铜的蜗轮或者

铸铁蜗轮。制造也最为简单，且能满足本设计的要求。所以蜗轮的结构的设计的尺

寸见图 11-23c。

蜗轮

mm325.151  m.C (3.8.3·54)

其它基本尺寸由上已求出。

3.8.4 齿轮传动系统轴的计算校核

1、 蜗杆轴的设计[6]

（1） 求输出轴上的功率、转速和转矩

在计算电动机的时候已求出数据：蜗杆轴和蜗轮轴上的功率为 P1=0.119kw，功

率为 P2=0.082kw，转速为 n1=1440r/min，转速为 n2=44.4r/min 和转矩为 T1=0.782N·m

和转矩为 T2=17.1N·m。。

（2） 求作用在蜗杆上的力

已知蜗杆和蜗轮转矩和分度圆直径以及分度圆导程角。可算得

N82.69N
4.22

7822
d
2

1

1
2a1t 




TFF (3.8.4·1)
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N6.551N
62
171002

d
2

2

2
2t1a 




TFF (3.8.4·2)

N3.49Ntan5.112450tan2t2r1r  FFF (3.8.4·3)

上式中，Ft是指圆周力，Fa 是指轴向力，Fr 是指径向力

（3） 初步确定轴的最小直径

试算蜗杆轴最小直径，因为选用的蜗杆轴的材料 45 钢，经过调质处理，使其力

学的性能满足使用的要求。查表 15-3，可取 A0=110，所以：

mm92.4mm 
1400

119.0110
n

33

1

1
0min1 

PAd (3.8.4·4)

（4） 轴的结构设计

图3.13蜗杆轴结构图

①蜗杆的轴最小的直径显然应该是安装在联轴器处的轴直径为 dⅠ-Ⅱ，为了使得

所选轴的直径 dⅠ-Ⅱ和联轴器孔径出现相适应的现象，故需要同时也选择联轴器的型

号。

联轴器计算转矩为 1ATKTca  ，可查取表 14-1 中数值，并考虑到转矩的变化非常

小，因此可以取 KA=1.3。即可以得出联轴器的转矩

mmN6.10167823.11A  TKTca (3.8.4·5)

根据计算的转矩值为 caT ，应该比联轴器的公称转矩要小。查标准 GB/T

5843-2003,选用 GY1 型号的凸缘联轴器，公称的转矩等于 2500N·mm，半联轴器的

孔径为 d1´=11mm，所以可以选取的轴的直径为 dⅠ-Ⅱ=11mm,半联轴器轴孔的长度为

L1=22mm,联轴器的总长度 L0=58，lⅠ-Ⅱ=20mm

根据轴向的定位要求，确定轴上各段的直径与长度

②为了保证半联轴器轴向的定位的要求，因此，Ⅰ-Ⅱ段的右端需要设计一个轴

肩来定位，故取Ⅱ-Ⅲ段的直径为 dⅡ-Ⅲ=12mm。由于轴承 7201AC、密封圈和轴承端

盖的选择需要所以 lⅡ-Ⅲ=43mm
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③对轴承的定位故对蜗杆齿在两轴承中间位置，而且轴承右端需要设计一个轴

肩定位故取为 dⅢ-Ⅳ=dⅤ-Ⅵ16.5，lⅢ-Ⅳ=18mm，lⅤ-Ⅵ=11。

④由于蜗杆齿宽取 b1=51mm，加上倒角的长度所以取 lⅣ-Ⅴ=57mm

⑤考虑右端轴承和挡油环的厚度 dⅥ-Ⅶ=12，lⅥ-Ⅶ=17

半联轴器和轴周向定位，采用普通平键的连接。由 dⅠ-Ⅱ=11，可以查表 6-1，得

平键的截面 mm4mm4  hb ，因为 lⅠ-Ⅱ=20mm，所以键的长度可取为 l=18mm。

（5） 求轴上的载荷

可以按照 11-22a 所示。在确定轴承支点时可近视取为轴承宽度中心。因为轴承

关于蜗杆的螺旋的部分对称，两轴的承支点之间的距离： mm102L

表 3.2载荷数据表

载荷种类 水平面 H 垂直面 V

支反力
FNH1=FNH2=34.91N FNV1=85.2N

FNV2=-35.9N

弯矩大小 M
MH=1779.9N·mm MV1=4345.2N·mm

MV2=-1830.9N·mm

总弯矩大小 M
mmN6.46952.43459.1779 222

1
2

1  VH MMM

mmN4.25539.18309.1779 222
2

2
2  VH MMM

扭矩大小 T1=782N·mm
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F

F
F

FN2V FN1V

FN1H

(b)

(c)

(d)

(e)

ae1

re1

MH =1779.9N·mm

T1

MV1 =4345.2N·mm
MV2 =-1830.9N·mm

M1=4695.6N·mm
M2=2553.4N·mm

T1=782N·mm

(a)

FN2H

N2HF FN1H

F

N2V N1VF
Fae11reF

te1

te1

图 3.14 轴的载荷分析图

图3.14上数据计算

N9.35-N
5151

2
4.226.551513.49

5151
2

51 ae1re1

2N 










dFF
F v (3.8.4·6)

N2.85- V2Nre1V1N  FFF (3.8.4·7)

N91.34
2
te1

1N2N 
F

FF HH (3.8.4·8)

mmN9.1799mmN519.3451NHH  FM (3.8.4·9)

mmN2.4345mmN512.8551N1V1  VFM (3.8.4·10)

mmN9.1830mmN519.35512V2  VNFM (3.8.4·11)
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（6） 按弯扭合成应力校核轴的强度

进行校核时候，一般只需要校核轴的上面承受最大弯矩以及扭矩的截面的强度，

就能够使得整个轴都能够达到使用的强度要求。根据已求出的数据，以及和轴的单

向的旋转的要求，扭转的切应力的表现形式应当为脉动的循环的变应力，取α=0.6，

则轴的计算的应力

MPa66.8MPa
4.221.0

)7826.0(6.4695)(
3

222
1

2










W
TM

ca


 (3.8.4·12)

由已经选定好轴材料是 45 钢，并且进行调质处理的要求，可以查表 15-1，得到
  MPa601-  。所以

 1  ca ,此危险的截面是能够达到使用的要求的，所以此轴是

安全的，每一个部位也都能够满足使用的要求。

2、 小齿轮轴[6]

（1） 求蜗轮轴上的功率、转速和转矩

在计算电动机的时候已求出数据：蜗轮轴上的功率 P2=0.082kw，转速

n2=44.4r/min 和转矩 T2=17.1N·m。

（2） 求作用在齿轮上的力

指蜗轮轴向力 N82.69' 1t2a  FF (3.8.4·13)

蜗轮圆周力 N6.551' 1a2t  FF (3.8.4·14)

蜗轮径向力 N3.49' 1r2r  FF (3.8.4·15)

齿轮圆周力 N7.1085N
5.31

1710022

1

2
2 




d
T

F t (3.8.4·16)

齿轮径向力 N6.404N
675.12cos

20tan7.1085
cos
an

22 





 n

tr
t

FF (3.8.4·17)

齿轮轴向力 N02.244N675.12tan7.1085tan22  ta FF (3.8.4·18)

（3） 初步确定轴的最小直径

试算蜗轮的轴最小的直径，所选取蜗杆的轴材料 45 钢，并且调质处理。使其力

学性能满足使用的要求。查,15-3，可取 A0=112，所以：

mm74.13mm
4.44

082.0112 33

2

2
0min2 
n
pAd (3.8.4·19)

（4） 轴的结构设计
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图3.15小齿轮轴结构图

①轴的最小直径显然是安装轴承 7203AC 处的直径 dⅠ-Ⅱ，可以选取轴直径为

dⅠ-Ⅱ=17mm,考虑到挡油环厚度。故取 lⅠ-Ⅱ=20mm。

②根据轴向的定位的要求和齿轮轴的直径确定Ⅱ-Ⅲ段的直径dⅡ-Ⅲ=dⅣ-Ⅴ==6mm，

lⅣ-Ⅴ=lⅡ-Ⅲ=6mm。

③已知小齿轮宽度 b=37mm，故取 lⅢ-Ⅳ=37mm

④已知蜗轮轴孔长度 L=20mm,为能使右端套筒更好压紧蜗轮，故取 lⅤ-Ⅵ=20mm，

dⅤ-Ⅵ=22mm

⑤对轴的右端轴承需要套筒和挡油环来定位还有轴承内径所以取 lⅥ-Ⅶ=29mm，

dⅥ-Ⅶ=17mm

⑥蜗轮和轴周向的定位采用的普通的平键连接。由为 dⅤ-Ⅵ=22mm。可以查表 6-1，

得平键的截面为 mm6mm6  hb ，因为 lⅣ-Ⅴ=15mm，所以键的长度可取为 l=12mm。

（5） 求轴上的载荷

可以按照 11-22a 所示。在确定轴承支点时可近视取为轴承宽度中心。因为轴承

关于蜗杆螺旋部分对称，两轴承支点之间的距离 mm106L
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表 3.3载荷数据表

载荷种类 水平面 H 垂直面 V

支反力
FNH1=785.54N

FNH2=852.76N

FNV1=167.44N

FNV2=286.46N

弯矩大小 M

A
MH1=25136N·mm

MH2=63104N·mm

MV1=5358N·mm

MV1=21235N·mm

B
MH1=52631N·mm
MH2=33257N·mm

MV1=11191N·mm

MV1=11191N·mm

总弯矩大小 M

A
mmN25701mmN6310425136 222

V1
2
H11  MMM

mmN66581mmN2123563104 222
V2

2
H22  MMM

B
mmN53813mmN1119152631 222

V1
2
H11  MMM

mmN35089mmN1119133257 222
V2

2
H22  MMM

扭矩大小 T2=17100N·mm



商丘工学院本科毕业设计

36

(a)

F
F

F

F F

F
te re2 '

ae2 '

2'

ae2

te2

re2

39 35 32 FN1V
FN2V

FN1H
AB

(b)

(c)

(d)

(e)

T2=17100N·mm

M1=25701N·mm

M =33833.5N·mm2
M1=53813N·mm

M2=35089N·mm

MV1 =5358N·mm

MV2 =21235N·mm
MV =11191N·mm

MH1=25136N·mm

MH2=63104N·mm

MH2=33257N·mm

MH1=52631N·mm

FN2H

N1HFN2HF

Fte2 Fte2'

Fre
Fre2 'Fae2 'Fae2

FN2V FN1V

图3.16轴的载荷分析图

图 3.16 中数据计算如下：

N46.286

N
106

2
628.69323.49676.404

2
5.3102.244

323539
2
'

2
3267 ae2'ae2'rere2

2N











dFdFFF
F v

(3.8.4·20)
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N44.167N46.286-3.496.404- V2r'2rere2V1N  ）（FFFF (3.8.4·21)

N76.852

N
106

326.551677.1085
323539

3269 '2re2te
2N










FF

F H

(3.8.4·22)

N54.785N)76.8526.5517.1085(- H2rtete2H1N  FFFF ’ (3.8.4·23)

A 截面

mmN25136mmN3254.78532N1HH1  FM (3.8.4·24)

mmN.63104mmN7476.85274N2HH2  FM (3.8.4·25)

mmN5358mmN3244.16732N1V1  VFM (3.8.4·26)

mmN21235mmN7496.28674N2VV2  FM (3.8.4·27)

B 截面

mmN52631mmN6754.78567N1HH1  FM (3.8.4·28)

mmN.33257mmN7476.85239N2HH2  FM (3.8.4·29)

mmN11191mmN6744.16767N1V1  VFM (3.8.4·30)

mmN11191mmN3996.28639N2VV2  FM (3.8.4·31)

（6）按弯扭合成应力校核轴的强度

进行校核的时候，一般只需要校核轴上面承受最大的弯矩及扭矩的截面的强度

就能够使得整个轴都能够达到使用的强度的要求。根据已求出的数据，以及和轴的

单向的旋转的要求，扭转的切应力的表现的形式应当为脉动的循环的变应力，取为

α=0.6，所以轴的计算应力

A 截面
MPa08.53MPa

221.0
)171006.0(55581)(

3

222
2

2










W
TM

ca


 (3.8.4·32)

B 截面
MPa156.18MPa

5.311.0
)171006.0(55813)(

3

222
2

2










W
TM

ca


 (3.8.4·33)

由已经选定好轴的材料为 45 钢，并且进行调质处理的要求，可以查表 15-1，得

  MPa601-  。因此  1  ca ,此危险的截面是能够达到使用的要求的，所以此轴也

是安全的，每一个部位都能够满足使用的要求。

3、 大齿轮轴[6]

（1） 求大齿轮轴上的功率、转速和转矩
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在计算电动机的时候已求出数据：大齿轮轴上的功率 P3=0.057kw，转速

n3=12r/min 和转矩 T3=60.75N·m。

（2） 求作用在齿轮上的力

已知大齿轮的分度圆的直径为 d3=114mm，压力角为α=20°。：
圆周力为 N7.108523t  tFF (3.8.4·34)

径向力为齿轮径向力 N5.4042r3  FF r (3.8.4·35)

齿轮轴向力 N02.2442a3 FF a  (3.8.4·36)

（3） 初步确定轴的最小直径

试算轴最小的直径。选取轴材料为 45 钢，并且调质处理。根据表 15-3，取 A0=112。

于是得

mm8.17
12
057.0106

n
33

3

3
0min3 

PAd (3.8.4·37)

大齿轮的轴最小的直径应在与曲柄连接处，设最小的直径为 dⅠ-Ⅱ=20。

（4） 轴的结构设计

图3.17大齿轮轴结构图

①大齿轮的轴最小的直径显然是安装曲柄处的直径 dⅠ-Ⅱ，为使所选的轴和曲柄

的孔径相适应。可以选取轴的直径为 dⅠ-Ⅱ=22mm,长度为 lⅠ-Ⅱ=24mm。

根据轴向的定位的要求，确定轴的各段的直径和长度

②为了满足曲柄的轴向定位要求，因此Ⅱ-Ⅲ段的左端需要设计轴肩来定位，故

取Ⅱ-Ⅲ段的直径试取 dⅡ-Ⅲ=25mm;滚动轴承类别型号的选择。因为是斜齿圆柱齿轮

传动，受到轴向力的影响，所以根据不同类型滚动轴承的不同特点，可以选用角接

触球轴承 7205AC，由于Ⅱ-Ⅲ段有毡圈，考虑到毡圈的内径与轴承内径相匹配所以

取 dⅡ-Ⅲ=25mm,考虑到轴承端盖、毡圈和挡油环厚度，选取 lⅡ-Ⅲ=48
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③为了使大齿轮和小齿轮良好啮合取轴肩轴段Ⅲ-Ⅳ的直径 dⅢ-Ⅳ=31mm，轴肩轴

段Ⅳ-Ⅴ的直接 dⅣ-Ⅴ=38mm，lⅢ-Ⅳ=27mm，lⅣ-Ⅴ=8mm

④已知齿轮宽度是 32mm，为了使套筒端面可靠的压紧齿轮，此轴段应略短于

齿轮宽度，故可取 lⅤ-Ⅵ=30mm，dⅤ-Ⅵ=28mm

⑤轴右端考虑到轴承的宽度和内径套筒宽度挡油环宽度，取 lⅤ-Ⅵ=34mm，

dⅥ-Ⅶ=25mm

⑥齿轮与轴的周向定位采用普通平键连接。由 dⅤ-Ⅵ=28mm 可以查表 6-1，得平

键截面 mm7mm8  hb ，因为 lⅤ-Ⅵ=30mm，所以键的长度可取为 l=28mm。

（5） 求轴上的载荷

在确定轴承支点时可近视取为轴承宽度中心。因为轴承关于蜗杆螺旋部分对称，

两轴承支点之间的距离 mm110L

表 3.4载荷数据表

载荷种类 水平面 H 垂直面 V

支反力
FNH1=404.4N

FNH2=681.3N

FNV1=277.3N

FNV2=127.3N

弯矩大小 M
MH=27903.6N·mm MV1=19133.7N·mm

MV2=5219.3N·mm

总弯矩大小

mmN5.33833mmN7.191336.27903 2222
1  VH MMM

mmN5.28387mmN3.52196.27903 2222
2  VH MMM

扭矩大小 T3=60750N·mm

图表数据计算

N3.127N
6941

2
11402.244696.404

6941
2

69 ae3re3

2N












dFF
F v

(3.8.4·38)

N3.277- V2rre3V1N  FFF (3.8.4·39)

N3.681N
110

697.1085
6941
693te

2N 







F

F H (3.8.4·40)

N4.404- H2rte3H1N  FFF (3.8.4·41)

mmN6.27903mmN695.40460N1HH1  FM (3.8.4·42)

mmN6.27903mmN413.68141N2H2  FM H (3.8.4·43)

mmN7.19133mmN693.27769N1V1  VFM (3.8.4·44)
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mmN3.5219mmN413.12774N2VV2  FM (3.8.4·45)

1
(a)

Fte3

Fre3

Fae3

FN2V FN1V

FN1H

T3

(b)

(c)

(d)
T3=60750N·mm

(e)

FN2H
MH=27903.6N·mm

MV1 =19133.7N·mmMV2 =5219.3N·mm

M1=33833.5N·mm
M2=28387.5N·mm

N2VF N1VF
Fre3Fae3

te3F

图3.18轴的载荷分析图

（6） 按弯扭合成应力校核轴的强度

进行校核时，一般只需要校核轴上承受最大弯矩和扭矩的截面的强度能够使得

整个轴都能够达到使用的强度要求。根据已求出的数据，以及和轴单向旋转的要求，

扭转切应力的表现形式应当为脉动循环变应力，取α=0.6，则轴的计算应力

MPa655.22MPa
281.0

)607506.0(5.33833)(
3

222
1

2










W
TM

ca


 (3.8.4·46)

由已经选定好轴的材料为 45 钢，并且进行调质处理的要求，可以查表 15-1 得

  MPa601-  。因此  1  ca ,此危险截面是能够达到使用要求的所以此轴是安全
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的，每一个部位都能够满足使用的要求。

3.8.5轴承和键的选用校核

1、 轴承的选择[6]：

（1） 蜗杆轴承的选择

蜗杆轴采用两个角接触球轴承，以承受蜗杆轴向力，按轴径初选7201AC。，查

NSK 轴承样本可知7201AC 角接触球轴承的额定动载荷 C=9kN。

1） 求两轴承的径向载荷 Fr1和 Fr2.由上述轴的计算得出

N82.691t F ； N6.5513 aF ； N3.493 rF ；蜗杆的分度圆直径 d=22.4mm

Fd2

2 1

Fd1

(a)

Fr2V

2 1
(b)

(c)

F
F
F F F

F

Fr1V

te1

re1

ae1 re1 ae1

Fr2H Fr1H

te1

图3.19

将轴系部件受到的空间力系分解为铅垂面（图3.19b）和水平面（3.19c）两个平

面力系。由受力分析可知：

N9.35-N
5151

2
4.226.551513.49

5151
2

51 ae1re1

2 










dFF
F vr (3.8.5·1)

N2.85- V2rre1V1r  FFF (3.8.5·2)

N91.34
2
te1

r1H2r 
F

FF H (3.8.5·3)

N07.92N9.342.85 222
H1r

2
V1r1r  FFF (3.8.5·4)
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N07.50N91.349.35 222
H2r

2
V2r2r  FFF (3.8.5·5)

2） 求轴承的计算轴向力 Fa1和 Fa2

对于70000AC 型轴承，按表13-7，轴的派生轴向力 Fd=0.68Fr

所以：

N60.62N07.9268.068.0 r1d1  FF (3.8.5·6)

N047.34N07.5068.068.0 r2d2  FF (3.8.5·7)

参考角接触球轴承载荷的分析（图13-1）[6]

由于 Fd2+Fae1=34.047+551.6N>Fd1=62.06N

所以轴承左端被“放松”右端被“压紧”
即 Fa1=Fae1+Fd2=(551.6+34.047)N=585.647N (3.8.5·8)

Fa2=Fd2=34.047N

3） 求轴承当量动载荷 P1和 P2

因为 e
F
Fa  360.16

07.92
647.585

1r

1 ， e
F
Fa  68.0

07.50
07.34

2r

2

由表13-5查的径向载荷系数和轴向载荷系数：

对轴承1X1=0.41，Y1=0.87 ；对轴承2X2=1，Y2=0；

因轴承运转中比较平稳，按表13-6，取 fd=1.则
N2.552N)647.585878.007.9241.0(1)( 1111d1  ar FYFXfP (3.8.5·9)

N07.50N)047.34007.501(1)( 2222d2  ar FYFXfP (3.8.5·10)

4） 验算轴承寿命

因为 21 PP  ，所以按轴承1的受力大小验算

5.4329
2.552

9000 3

10 
















P
CL （L10的单位为 106r） (3.8.5·11)

所以满足设计任务书要求的1.5×106次

(2) 小齿轮轴轴承的选择

该轴为工作于普通温度下的短轴，故支点采用两端单向固定的方式，因为受到

斜齿轮和涡轮轴向力的影响，所以选用一对角接触球轴承，按轴径初选7203AC，查

NSK 轴承样本可知7203AC 角接触球轴承的额定动载荷 C=10kN。

1) 求两轴承的径向载荷 Fr1和 Fr2.由上述轴的计算得出

指蜗轮轴向力 N82.69' 1t2a  FF

蜗轮圆周力 N6.551' 1a2t  FF

蜗轮径向力 N3.49' 1r2r  FF
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齿轮圆周力 N7.10852 tF

齿轮径向力 N6.4042 rF

齿轮轴向力 N02.2442 aF

小 齿 轮 分 度 圆 直 径 d=31.5mm 涡 轮 分 度 圆 直 径 d’=62mm ，

Fd2

2 1

Fd1

(a)

Fr2V

Fr2H

F
F

F F
F
Fte

re2'

2'ae2
te2

re2

39

2 1
(a) F

F
F
F
re2'

ae2'
ae2

re2

39 35 32

2 1
(a)

F Fte2'
te2

39 35 32

Fr1V

Fr1H

35 32

ae2'

图3.20

将轴系部件受到的空间力系分解为铅垂面（图3.20b）和水平面（图3.20c）两个

平面力系。由受力分析可知：

N46.286

N
106

2
628.69323.49676.404

2
5.3102.244

323539
2
'

2
3267 ae2'2'rere2

2











dFdFFF
F

ae

vr

(3.8.5·12)

N44.167N46.286-3.496.404- V2r'2rere2V1r  ）（FFFF (3.8.5·13)

N76.852N
106

326.551677.1085
323539

3269 '2re2te
2r 








FF

F H (3.8.5·14)

N54.785N)76.8526.5517.1085(- H2rtete2H1r  FFFF ’ (3.8.5·15)

N04.869N76.85244.167 222
H1r

2
V1r1r  FFF (3.8.5·16)

N14.836N54.78546.286 222
H2r

2
V2r2r  FFF (3.8.5·17)
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2) 求轴承的计算轴向力 Fa1和 Fa2

对于70000AC 型轴承，按表13-7，轴的派生轴向力 Fd=0.68Fr

所以：

N37.747N04.86968.068.0 r1d1  FF (3.8.5·18)

N08.719N14.83668.068.0 r2d2  FF (3.8.5·19)

参考角接触球轴承载荷的分析（图13-1）做出受力分析（图3·21a）

由于 Fd2+Fae2’=（719.37+69.82）N<Fd1+Fae2=（747.37+244.02）N

所以轴承左端被“压紧”右端被“放松”

即 Fa1=Fd1=747.37N
Fa2=Fd1+Fae2-Fae2’=(747.37+244.02-69.82)N=921.57N

3） 求轴承当量动载荷 P1和 P2

因为 e
F
Fa  68.0

04.869
37.747

1r

1 ， e
F
Fa  1.1

14.836
57.921

2r

2

由表13-5查的径向载荷系数和轴向载荷系数：

对轴承1X1=1，Y1=0； ；对轴承2X2=0.41，Y2=0.87

因轴承运转中比较平稳，按表13-6，取 fd=1.则
N04.869N)57.921004.8691(1)( 1111d1  ar FYFXfP (3.8.5·20)

N9.1151N)57.921878.014.83641.0(1)( 2222d2  ar FYFXfP (3.8.5·21)

4） 验算轴承寿命

因为 21 PP  ，所以按轴承2的受力大小验算

3.642
9.1151

10000 3

10 
















P
CL （L10的单位为 106r） (3.8.5·22)

所以满足设计任务书要求的1.5×106次

结论：所选轴承能满足寿命、静载荷与许用转速的要求。

(3) 大齿轮轴轴承的选择

该轴为工作于普通温度下的短轴，故支点采用两端单向固定的方式，因为受到

斜齿轮轴向力的影响，所以选用一对角接触球轴承，按轴径初选7205AC，查 NSK

轴承样本可知7205AC 角接触球轴承的额定动载荷 C=16.2kN。
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Fd2

2 1

Fd1

(a)

Fr2V

2 1
(b)

Fr2H Fr1H

(c)

Fte3

Fre3

Fae3 Fre3 Fae3

Fte3

Fr1V

图3.21

1） 求两轴承的径向载荷 Fr1和 Fr2.由上述轴的计算得出

N7.10853t F ； N02.2443 aF ； N6.4043 rF 大齿轮分度圆直径 d=114mm

将轴系部件受到的空间力系分解为铅垂面（图3.21b）和水平面（图3.21c）两个平面

力系。由受力分析可知：

N3.127

N
6941

2
11402.244696.404

6941
2

69 ae3re3

2












dFF
F vr

(3.8.5·23)

N3.277- V2rre3V1r  FFF (3.8.5·24)

N3.681N
110

697.1085
6941
693te

2r 







F

F H (3.8.5·25)
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N4.404- H2rte3H1r  FFF (3.8.5·26)

N34.490N4.4043.277 222
H1r

2
V1r1r  FFF (3.8.5·27)

N2.693N3.6813.127 222
H2r

2
V2r2r  FFF (3.8.5·28)

2) 求轴承的计算轴向力 Fa1和 Fa2

对于70000AC 型轴承，按表13-7，轴的派生轴向力 Fd=0.68Fr

所以：

N43.333N34.49068.068.0 r1d1  FF (3.8.5·29)

N372.471N2.69368.068.0 r2d2  FF (3.8.5·30)

参考角接触球轴承载荷的分析（图13-1）

由于 Fd2+Fae3=（471.372+244.02）N>Fd1=333.43N

所以轴承左端被“放松”右端被“压紧”
即 Fa1=Fae+Fd2=（224.02+471.372）N=695.392N

Fa2=Fd2=471.372N

3） 求轴承当量动载荷 P1和 P2

因为 e
F
Fa  42.1

34.490
392.695

1r

1 ， e
F
Fa  68.0

2.693
372.471

2r

2

由表13-5查的径向载荷系数和轴向载荷系数：

对轴承1X1=0.41，Y1=0.87 ；对轴承2X2=1，Y2=0；

因轴承运转中比较平稳，按表13-6，取 fd=1.则
N6.811N)392.695878.034.49041.0(1)( 1111d1  ar FYFXfP (3.8.5·31)

N2.693N)372.47102.6931(1)( 2222d2  ar FYFXfP (3.8.5·32)

4） 验算轴承寿命

因为 21 PP  ，所以按轴承1的受力大小验算

8.7952
6.811

16200 3

10 
















P
CL （L10的单位为 106r） (3.8.5·33)

所以满足设计任务书要求的1.5×106次

2、 键的选择和校核[6]

键的选择主要考虑所传递的扭矩的大小，轴上零件是否需要沿轴向移动，零件

的对中要求等等。
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假定载荷在键的工作面上均匀分布，普通平键连接的强度条件为

 pp hld
T

kld
T  

40002000 (3.8.5·34)

式中：

T ——传递的转矩 





 

2
dFFyT ， mN  ；

k ——键与轮毂键槽的接触高度， hk 5.0 ，此处 h为键的高度，mm；

l——键的工作长度，mm，圆头平键 bLl  ，单圆头平键 bLl 5.0 ，平头

平键 Ll  ,这里 L为键的公称长度，mm；b为键的宽度，mm；

d ——轴的直径，mm；

 P ——键、轴、轮毂三者中最弱材料的许用挤压应力，MPa，查 6-2

 p ——键、轴、轮毂三者中最弱材料的许用压力，MPa，查表 6-2

（1） 蜗杆轴键的选择

一般 8 级以上精度的齿轮有定心精度要求且与凸缘联轴器相联接，为静联接，

选用普通平键单圆头(C 型)。

由机械设计手册[4]查得 GB/T1096-2003 以及选用的联轴器和轴径 d=11mm，应

选 b×h=4×4mm，参考键的长度系列取键长 L=18mm ；转 矩 T1=0.782N·m； 接触长

度 l’=L-b=18-2=16mm；许用挤压应力  p ，查表 6-2 可得钢的许用挤压应力为  p =

（120-150）MPa；

 p
1 MPa4.4MPa

11164
78244







dhl
Tσ ’p ，故满足要求

（2） 小齿轮轴键的选择

小齿轮轴与蜗轮静联接,选用圆头普通平键（A 型），由机械设计手册[4]查得轴径

d=22mm 时，故应选 b×h=6×6mm，参考键的长度系列取键长 L=18mm ；转 矩

T2=17.1N·m； 接触长度 l’=L-b=18-6=12mm；许用挤压应力  p ，查表6-2可得钢的

许用挤压应力为  p =（125-150）MPa；

 p
2 MPa18.43MPa

22126
1710044







dhl
Tσ ’p ，故满足要求

（3） 输出轴键的选择

输出轴与大齿轮静联接,选用圆头普通平键（A 型），由机械设计手册[4]查得轴径

d=28mm 时，故应选 b×h=8×7mm，参考键的长度系列取键长 L=28mm ；转 矩

T3=60.75N·m； 接触长度 l’=L-b=28-8=20mm；许用挤压应力  p ，查表6-2可得钢的

许用挤压应力为  p =（125-150）MPa；

 p
3 MPa24.54MPa

28208
6075044







dhl
T

σ ’p 故满足要求
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输出轴与曲柄静联接,选用单圆头普通平键（C 型），由机械设计手册[4]查得轴径

d=22mm 时，故应选 b×h=6×6mm，参考键的长度系列取键长 L=22mm ；转 矩

T3=60.75N·m； 接触长度 l’=L-b=22-4=18mm；许用挤压应力  p ，查表6-2可得钢的

许用挤压应力为  p =（125-150）MPa；

 p
3 MPa2.102MPa

22186
6075044







dhl
T

σ ’p 故满足要求

3.8.6 齿轮传动系统箱体的设计

表 3.5箱体参数

名称 符号 减速器型式及尺寸 mm

机匣壁厚  考虑铸造工艺，壁厚取 8

固定箱体螺栓 fd 取 mm16fd

箱盖与箱座连接

螺栓
2d

取 mm82 d

箱盖与箱座连接

螺栓数目
n

取 4n

轴承端盖螺钉直

径
3d

取 mmd 63 

定位销直径 d 取 mmd 6

蜗轮外圆与内机

壁距离
Δ1 取Δ1= mm10

齿轮轮毂端面与

内机壁距离
Δ2 取Δ2= mm12

轴承端盖外径 1D 取 mmD 591 

轴承端盖外径 2D 取 mmD 672 

轴承端盖外径 3D 取 mmD 773 

3.8.7 润滑和密封形式的选择及其他技术说明[12]

1、 齿轮、蜗杆及蜗轮的润滑

在减速器中，蜗杆相对滑动速度 V=6.15m/s，采用浸油润滑，选用 PCPEL / 蜗轮

蜗杆油（摘自 910094 SH ），用于蜗杆蜗轮传动的润滑，代号为 220N 。浸油深度

一般要求最深浸到蜗轮直径的1/6，最浅浸到蜗轮的齿高。

2、 滚动轴承的润滑
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蜗杆轴承一个轴承浸泡于油液中，故采用油润滑，另外一个轴承和其他两对轴

承处的零件轮缘线速度均小于 sm /2 ，所以应考虑使用油脂润滑，但应对轴承处 nd 
值进行计算。 nd  值小于 min/r102 5  mm 时宜用油脂润滑；否则应设计辅助润滑

装置。

两 对 轴 承 处 nd  值 分 别 为 ： min/rmm11504625  ，

min/r4801240  mm ，均小于 min/r102 5  mm ，所以可以选择油脂润滑。

采用脂润滑轴承的时候，为避免稀油稀释油脂，需用挡油环将轴承与箱体内部

隔开。

在选用润滑脂的牌号时，根据手册查得常用油脂的主要性质和用途。因为本设

计的减速器为室外工作，环境一般，不是很恶劣，所以 7203AC 和 7205AC 轴承选

用通用锂基润滑脂（ 7324 87SY  ），它适用于 C 120~20 宽温度范围内各种机

械设备的轴承，选用牌号为1的润滑脂。

3、 密封形式的选择

为防止机体内润滑剂外泄和外部杂质进入机体内部影响机体工作，在构成机体

的各零件间，如机盖与机座间、及外伸轴的输出、输入轴与轴承盖间，需设置不同

形式的密封装置。对于无相对运动的结合面，常用密封胶、耐油橡胶垫圈等；对于

旋转零件如外伸轴的密封，则需根据其不同的运动速度和密封要求考虑不同的密封

件和结构。本设计中由于密封界面的相对速度不是很大，采用接触式密封，输入轴

与轴承盖间 V <3m/s，采用内包骨架旋转轴唇形密封圈，输出轴与轴承盖间也为 V

<3m/s，故采用粗羊毛毡封油圈。

4、 其他技术说明

①减速器装配前，必须按图纸检验各个部分零件，然后需用煤油清洗。

②在机盖机体间，装配是涂密封胶或水玻璃，其他密封件应选用耐油材料。

③对箱盖与底座结合面禁用垫片，必要时可涂酒精漆片或水玻璃。箱盖与底座

装配好后，在拧紧螺栓前应用 0.05mm 塞尺检查其密封性。在运转中不许结合面处

有漏油渗油现象。

④减速器装配完毕后要进行空载试验和整机性能试验。

空载实验：在额定转速下正反转各 1～2 小时，要求运转平稳、声响均匀、各联

接件密封处不得有漏油现象。

负载实验：在额定转速及额定载荷下，实验至油温不再升高为止。通常，油池

温生不得超过 35℃，轴温升不得超过 40℃。

⑤机器出厂前，箱体外表面要涂防护漆，外伸轴应涂脂后包装。运输外包装后，

要注明放置要求。

3.9 机体整体外形尺寸的确定
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根据文献[3] 中收费栏杆标准，由减速器、曲柄要机构、弹簧配重机构以及防砸

车的机构各个尺寸确定电动栏杆箱体的尺寸长宽高风别为 360×280×1010
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4 电气系统的设计

4.1 控制电路的设计[13]

众所周知，平时在我们生活中接触到的一些弱电设备，就有低压的直流电

源、应急备用电源等。还有人们普遍使用电视、手机、电脑时语音、图像、数据的

信息传递也是使用的弱电。总的来说，生活中所接触和应用到的数据就是弱电的一

种形态。可见弱电被广泛的用于信息的传递，同时在信息的传递过程中对信息的传

递速度、信息量、安全可靠性有很好的提升作用。而各种用电的电气设备就都和强

电有关，为电器提供能源的正是强电，同样因为强电电压高，电流大的原因，使用

时要特别注意安全

弱电系统又是对弱电技术更广泛全面系统的应用。一个工程的后期建设，很大

程度上就要对它的弱电系统进行合理完整的设计。既要满足高效率、低能耗、低污

染，还要保证安全可靠，防止各种意外。因为弱电系统的设计，涉及到工程的监控

系统、消防系统、通信、还有用于计算机网络以及综合布线等。而弱电系统的设计，

正是为了能更好的控制使用强电系统，起到弱电控制强电的效果。同时强电系统的

设计，不仅要可靠灵活，还要高效经济且安全。有了对弱电控制强电技术的充分、

合理的应用，强弱结合，才会使工程按照人的目的走向自动化、信息化、智能化。

本次电动栏杆的设计采用强电控制弱电的方法，主要考虑的是安全问题，由于

电动栏杆需要人工操作按钮（包括无线遥控按钮），在这些按钮中都需要用弱电来控

制才能更加安全的使用，这样将弱电和强电二者结合，用弱电去控制强电，可以很

好的互相弥补弱电和强电的各自缺点并发扬它们的优点。这也正是电气自动化发展

的现有情况以及未来发展趋势。同时也是电动栏杆智能化发展的趋势.

下图即是本次电动栏杆用弱电控制强电的一种应用，电路在各个场合都较常用

220V 的电源，电机 M 使用和主接触使用220V 电源，中间继电器、按钮以及指示灯

都使用24V 电源。
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图 4.1 电气原理图

电动栏杆的工作过程参见上图，首先启动电动栏杆系统 QS 闭合，当电动栏杆

在水平位置时行程开关动作 SQ1常开触点闭合，KAa 得电，而且水平位置的指示灯

HL1点亮，KAa 继电器的常闭触点断开，此时主电路接触器主触点在不按启动按钮

的情况下不会接通电动机不会工作，当需要启动电源使栏杆从水平位置达到竖直位

置时按一下启动按钮 SB1，此时中间继电器 KA1得电，KA1常开触点闭合常闭触点

断开，KAa 失电，KAa 继电器的常闭触点闭合状态，然后 KM 线圈得电，KM 线圈

常开辅助触点闭合，线圈自锁电机启动电动栏杆开始转动，当电动栏杆转动达到竖

直位置时行程开关 SQ2动作，SQ2的常开触点闭合，线圈 KAb 得电，且竖直位置指

示灯 HL2点亮，KAb 的常闭触点断开，然后主线圈 KM 断电，电机自动断电，若让

再次使电动栏杆从竖直位置转动到水平位置时再按下启动按钮即可

4.2 控制电路外接设备的设计

（1）对于外接设备最基本的连接方式就是用电缆直接连接按钮的方式，按钮只

需要一个启动按钮 SB1，和一个停止按钮 SB2，正常情况下只需要启动按钮就可以

实现一键操作电动栏杆，如遇到紧急情况如由于外界原因出现砸车，砸人现象就可

以按下按下急停按钮 SB2，但同时机械式的防砸车装置也会起作用。
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（2）第二种就是连接遥控设备，当需要远程控制或者需要方便的控制方式时，

就需要连接这些遥控设备，连接遥控设备时只需要将 SB1以及 SB2的外接端子与遥

控设备的端子连接即可

（3）第三种就是连接更加先进的设备如车牌识别系统，自动收费系统等都可以

与本次设计的电动栏杆连接
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总结与展望

本课题结合目前国内电动栏杆的研究现状和发展方向，具体阐述了一种电动栏

杆齿轮传动的电动栏杆的设计与优化过程。本次毕业过程中主要完成的工作如下：

1、电动栏杆结构方案的确定。分析电动栏杆的工作原理，确定电动栏杆基本结

构，并确定其基本尺寸。

2、确定了电动栏杆技术指标及参数。对该电动栏杆进行了计算。

3、零件的刚度和寿命计算与校核。对各个已设计零件进行刚度和寿命计算，确

保满足使用要求，使该电动栏杆有足够的可靠性。

通过在设计过程中对专业知识的反复深入的学习，使我锻炼了自己各个方面的

能力，特别是应用基础知识及专业知识解决问题的能力有了很大的提高。总而言之，

本次电动栏杆的设计使理论结合到了实际，使我在实际的设计中能力有了极大的提

高。
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致谢

在本次毕业设计阶段完成以后，我首先要感谢的是杨教授的悉心指导。教授的

严谨，务实的工作作风，是学术进步的态度，耐心细致的指导，是我完成毕业设计

前提。

在毕业设计过程中杨教授以他严谨的治学态度、广博的专业知识、敏锐的洞察

力和丰富的实践经验对我的毕业设计的各个环节进行了字斟句酌指导，使我们能够

在设计过程中遇到问题有更加优化的解决方案。对于本次电动栏杆的设计也使我对

机械行业有了更多更新的认知，对机械设计的过程有了更深一步的认识，使我对设

计的整体脉络有了更加清晰的思路清晰。至此，我想再次向尊敬的杨教授致以我最

诚挚的谢意

此外，还要感谢教研室的各位老师以及和我一起参加毕业设计的同组同学。他

们的关心、鼓励、期盼和支持，是我不断前进的动力，在此向他们表示我最真挚的

谢意和祝福。
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