
目录目录

一、 设计任务………………………………………………………1

二、 任务分析………………………………………………………1

三、 结构与原理……………………………………………………1

四、 起重吊钩的选择………………………………………………2

五、 起重链条、链轮的设计及计算………………………………4

六、 传动系统的设计………………………………………………6

（1）传动比的分配…………………………………………………6

（2）传动类型的选择及简图………………………………………7

（3）配齿计算………………………………………………………8

（4）齿轮主要参数的确定…………………………………………9

（5）啮合参数的确定………………………………………………10

（6）齿轮几何参数的确定…………………………………………12

（7）装配条件的验算………………………………………………15

（8）传动效率的计算………………………………………………15

（9）齿轮结构的结构设计…………………………………………17

（10） 齿轮的强度校核……………………………………………18

七、 制动系统的设计………………………………………………21

（1）棘轮与棘爪的设计计算与强度校核…………………………21

（2）摩擦片的选择与计算……………………………24

八、 驱动轴的的设计计算与校核…………………………………26

九、 行星齿轮轴的计算与校核……………………………………29

1



十、 行星架的设计…………………………………………………32

十一、 起重链轮的校核……………………………………………33

十二、 机架的设计…………………………………………………33

十三、 轴承的选用与校核…………………………………………36

十四、 键的选择与校核……………………………………………36

十五、 参考文献……………………………………………………37

2



手拉葫芦设计说明书手拉葫芦设计说明书

规格：起重量 0.5 吨。

一、设计任务：

起重量 0.5 吨的手拉葫芦。

二、任务分析：

手拉葫芦也称倒链，在工程中广泛用于对构件的

吊装或机具的安装，其具有短时间断工作的特性。手

拉葫芦有蜗杆式和齿轮式，此次设计采用２Ｋ - Ｈ型

行星传动机构，具有较大的传动比，采用了棘轮机构

用于防止起重链轮逆转，导致不安全事故。

三、结构组成：

1． 手拉链条 2. 手拉链轮 3. 棘轮 4. 链轮

轴 5.5. 摩擦片 6. 齿
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圈 7. 行星齿轮 8.8. 齿轮 9. 驱动机构 10. 起重链轮 11.

起重链

其工作原理如下：

提升重物时，拉动手拉链，手链轮由螺纹旋向摩

擦片，使摩擦片、棘轮压为一体，如刚性连接一样转

动。此时棘爪在棘轮齿上滑过，制动机构起着联轴器

的作用。一旦停止操作，重物欲拽动长轴反转，但棘

爪卡住棘轮，机构呈制动状态，使重物停止不动。下

降重物时，反向拉动手拉链，由于手链轮反向微量转

动，使摩擦片间的轴向压力降低，制动力矩下降，摩

擦片打滑，此时棘爪仍卡住棘轮不动，重物徐徐下降。

一旦停止拉动，重物欲动长轴继续下降，制动器座由

螺纹旋向摩擦片，使摩擦片、棘轮、手链轮和制动器

座再次压为一体，被棘爪卡住，机构再次进入制动状

态，使重物停止不动。如此反复，即能完成重的的升

降作业。

停止拉动手拉链条，则棘爪抵住棘轮，制止逆转，

使重物准确地停在某一位置。

需要卸载时，按相反的方向拉动手拉链条而驱动

手拉链轮反转，于是链轮和棘轮分开，重物便下降。

四、起重吊钩的选择：四、起重吊钩的选择：

根据吊钩的机械性能的强度等级和机构工作级
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别下，选择起重吊钩，选择钩号 010，起重量为 0.5t 。

（GB/T1005.1——1988）

五、起重链的选择：五、起重链的选择：

起重链条一般用焊接环链，链条按强度高低分成

不同等级。起重链条的平均额定载荷为:

 Q
P
=Q

N
  (N)

式中 Q——手拉葫芦的额定起重量 （N）；

N——悬挂吊重的链条支数；

Q=mg=500Kg×10=5000(N)

N=1

Q
P
=Q 5000

N
=

1
=5000(N)

选择链条应根据最大工作载荷及安全系数计算

链条的破坏载荷 Qd，以 Qd来选择链条。选择链条应

使

Qd≥nQp  (N) ；

Qd——破坏载荷，N；

Qp——链条最大的工作载荷，N；

n ——安全系数，取安全系数 n=4.5 。

nQp =4.5 ×5000=22500N=22.5KN＜31.6KN

名义直径 d
n
=5mm

直径公差 d
n
- d ＋0.10

               0.30

Q=5000(N)

N=1

QP=5000N
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优选节距 P（内长）（内长） 15mm 15mm

优选外宽 W（3.25 d
n
）  17 mm

最小破断力 F
m min

=31.6 KN

极限工作载荷 F
p
=80 KN=80 KN

起重链轮的设计：

链轮上窝眼 Z 最少窝眼数不少于 44 取 Z=4;Z=4;

中心夹角的半角 0 0180
ZZ

180
4

45 0

链轮节圆直径 D t
0

2 2d

sin
2

cos
2

D 19 2 6..3 2

0
=39.6mm

sinsin
45
2

cos 45
2

链轮节距 t ' D
0

sin 39.6 sin 45 0 28mm

齿顶圆直径 D
c

D
0

0.6d 39.6 0.6 5 42.6 mm

窝眼槽底宽度 B
1

1.1B 1.1 17 18.7mm

窝眼槽顶宽度 B
2

1.2B 1.2 17 20.4mm

沟 底 圆 直 径

D
g

D
0

1.2 1.25 B 39.6 1.2 17 19.2mm

链轮外径 D
W

D
0

1 1.3 d 39.6 5 34.6mm

齿顶圆直径 D
C

D
0

0.6d 39.6 0.6 5 42.6 mm

导向侧缘直径 D D
W

1.2B 34.6 1.2 17 55mm

窝眼槽底宽度 B
1

1.1B 1.1 17 18.7mm

P=15mm

W=17 mmW=17 mm

F
m min

=31.6

F
p

=80 KN

=45

Do=39.6mmDo=39.6mm

t 2828 mmmm

D
c

=42.6mm

B1=18.7mm
B2=20.4mm

Dg=19.2mm

Dw=19.2mm

Dc=42.6mm

D=55mm

B1=18.7mm
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窝眼槽顶宽度 B
2

1.2 B 1.2 17 20 .4mm

齿根宽b
1

t 2.2d 15 2.2 5 4mm

齿顶宽b
2

t 2.5d 15 2.5 5 2.5mm

齿根半径 r
1

0.5d 0.5 5 2.5mm

沟底半径 r
2

0 .6 d 0 .6 5 3 mm

窝眼槽半径 r
3

0 .5 B
1

0 .5 18 .7 9 .35 mm

r
33

圆 心 位 置

e 0.45(t 2d B) 0.45 (15 10 17) 3.6mm

窝眼槽底平面到中心距离

H 0.5 t cot
2

d tan
2

0.5d

0.5 15 cot 22.5 5 tan 22.5 0.5 5 14.57mm

六、传动系统的设计

（1）传动比的分配

预设手的拉力为 300N，计算行星装置的传动比

i，

F
D

Z
s

P
lt i

300300 N
z
D

S

式中 D
Z
——起重链轮的节圆直径 mm

Ds ——手拉链轮的节圆直径——手拉链轮的节圆直径 mm

z
——传动系统的总效率（不包括机外游动链轮

组）取
z
=0.84

i ——传动比

P
ltlt
——绕上起重链轮处的最后一个链节上的拉

B2=18.7mm

b1 =4mm

b2 =4mm
r1=2.5mm

r2=3mm

r3=9.35mmr3=9.35mm

e=3.6mm

H=14.57mm
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力，其值为

P to
lt

Q G
1

00
G

lt 1
to

其中 Q——额定起重量

Go——吊钩组重量

Ｇlt——起重链条自重

to
——链轮组中每个链轮的效率，

to
＝０..９６

——起重链条的倍率，单根链条的倍率为１

预设起重链轮直径与起重链轮直径的比值为Ｄ

z/Ds=1/3，

人的手拉力为 300N

P
lt

Q G
00

G to
lt

1
1

==5000N
to

则行星传动机构的传动比 i ——传动比

i＝ P
lt

5000
F

S X
3 300 3 0.84

6.613

（2）传动类型的选择及简图

已知手拉链轮的输入转速为３０ r/min,r/min,传动比

6.613 ，并且手拉葫芦具有短时间间断工作的特点，

其结构紧凑，手拉链轮运行较平稳。

选择行星齿轮传动中的２Ｋ -Ｈ（Ａ）型行星齿

轮传动结构，由于载荷较小，选取两个行星轮。其结

构简图如下：

Plt=5000N

i=6.613
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太阳轮２.行星轮３.内齿圈

（3）进行行星齿轮传动的配齿计算

据２ＫＨ（Ａ）型行星齿轮传动的传动比i
p
按其

配齿计算公式可求的中心轮 1，行星齿轮 2，内齿圈

3 的齿数 Z1,Z2,和 Z3。现考虑到该行星齿轮传动的外

廓尺寸较小，选择中心轮 1 的齿数为 Z1=10 和行星齿

轮数目 n
p
=2, 现将Ｚ１，n

p i
p
带入公式求得行星轮和

内齿圈的齿数。

内齿圈齿数 Z
3

i
p

1 Z
1

5.613 10 56.13

取 Z
3
＝５６

行星轮齿数 Z 3
Z

1
56

2

Z
n

10
2

23
pp

显然，由上式所求得的Z
3
适用于非变位的或高变

位的行星齿轮传动，如果采用角变位的传动时，行星

轮３的齿数 Z
3
应按照如下公式计算，即

Z '
2

Z
3

Z
1

22
Z

2

当 Z
3

Z
1

56 10 46为偶数，可取齿数修正量为

Z1=10

Z
3

＝５６＝５６
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ZZ
2
＝-１，此时，通过角变位后，既不增大该行

星传动的径向尺寸，又可改善１ -２啮合齿轮副的传

动特性。所以，求得行星齿轮２的齿数

Z '
Z Z

1
56 10

2
3

2
Z

2 2
1 22

验算其实际传动比 i 2 3
13

1
Z
Z

1 56 6..6
1

10

其 传 动 比 误 差 为

i
i

p
i 2
13

.613 6.6
i

6

p
6.613

0.00196 4%

故满足传动比误差的要求，故满足传动比误差的要求，即得该行星齿轮传动

的实际传动比为 i 2
13

＝６..６。最后确定该行星传动的各

轮的齿数为Ｚ１＝１０，Ｚ２＝２２和Ｚ３＝５６。

（4）初步确定齿轮的主要参数

（1）选择齿轮材料和热处理方法，确定齿轮的

的疲劳极限应力。中心轮１和内齿圈 3，均采用４０

Ｃr 调质，行星轮２采用４５号钢正火。由表 6-2 查

得齿面硬度达到 HBS1=260HBS ，ＨＢＳ2＝２１０Ｈ

ＢＳ，

中心轮和行星轮的加工精度为 8 级，由图查得４

０ (
H lim

700Mpa,
F lim

378Mpa ) ， 45 号 钢 正 火

（
H lim

550Mpa,
F lim

294Mpa ）内齿轮的加工精度也

为 8 级。

Z2=22

HBS1=260HBHBS1=260HB
S
Ｈ Ｂ Ｓ 2 ＝ ２
１０ＨＢＳ

H lim
700 Mpa

F lim
378 Mpa

H lim
550 Mpa

F lim
294 Mpa
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按齿面接触疲劳强度估算齿轮尺寸，即按式

（14-1）计算中心距

a J
KT

1
a
(u 1)3

2
1
u

HP

式中 u=2.2,Ja=480( 表 14-36) 。

考虑到速度较慢，运行比较平稳，取载荷系数

K=1.2, 取齿宽系数
d
＝０.５（表 14-3）。取S

Hmi
1 ，

则
HP

＝７００Ｍpa 。

中心轮传递的扭矩（表１４-３１）

T
P

lt
D

Z
2

i 5000 39.6
2

6.6 14.97 N m

将以上数据带入 a 的计算公式中

a J
a
(u 1) 3

KT
1
2

480 (2.2 1) 3
1.2 14 .97

2.2 700 2
49 .43 m m

1
u

HP
0.5

计算模数 m

m a 2 49
z

.43 2 3.08mm
1

z
2

10 22

取模数 m=3mm

（5）啮合参数计算

在两个啮合齿轮副 1-2 2-3 中，其标准中心距 a

为

a 1
2

m(z ) 1
12 1

z
2 2

3 (10 22) 48mm

a 1
2

(z 1
23

m
3

z
2
)

2
3 (56 22) 51mm

K=1.2

d
＝０.５

S
Hmi

1

HP
＝７００

Ｍpa
T=14.97N.m

A=49.43mm

m=3mm

a
12

4848 mm

a
23

5151 mm
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由此可见，二个齿轮副的中心距不相等，且

a
23

>a
12

因此，该行星齿轮传动不能满足非变位的同心

条件，为使该行星传动满足给定的传动比 i=6.613 的

要求，又能满足啮合条件传动的同心条件，即应使各

齿轮副的 a ' 相等，则必须对该 2K-H 型行星传动进行

角变位。

根据各标准中心距的关系 a
23

>a
12

现选取其啮合

中心距 a '=a
23

=51mm 作为各齿轮幅的公用中心距值。

已 知 z
1
+z

2
=32 ,z

3
-z

2
=56-22=34 ,

m=3mm , a ' =51mm 及压力角

20 ..按公式(行星齿轮传动设计课本公式 4-19)

公式（4-22）计算该 2K-H 型行星传动角度变位的啮

合参数，对各齿轮幅的啮合参数计算如下：

2K-H 型行星传动啮合参数计算

1-2 齿轮副采用正变位，其啮合参数如下：齿轮副采用正变位，其啮合参数如下：

中心距变动系数 y
a ' a

12
1 m

51 48
3

1

啮合角 / arccos( a
12 a

cos ) 27 0 49 '12 ''
'

x
Z

变位系数和 2 tan
(inv ' intint )

32
2 tan 20 0

(inv27 0 49 ' inv20 0 ) 1..199

齿顶高变动系数 y x y 1.199 1 0.2

a ' =51mm=51mm

20

yy
1

11

/
12

27 0 49 '12 ' '

xx 1 .. 199

yy 0..2
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重合度 1
2π

z
1
(tan

a1
tan ' ) z

2
(tan

a 2
tan ' )

2-32-3 齿轮副采用高变位，其啮合参数如下齿轮副采用高变位，其啮合参数如下

中心距变动系数 a '
y

a
12

1 m
51 51

3
0

啮合角 / 0
23

20

变位系数和
x 0

x x
2 3

齿顶高变动系数 y 0

重合度 1
2π

z
1
(tan

a1
tan ' ) z

2
(tan

a 2
tan ' )

确定各齿轮的变位系数：

（1）1-2 齿轮副 在 1-21-2 齿轮副中，由于中心轮

的齿数是

Z
1
=10<Zmin=17,Z

1
+Z

2
=10+22=32<34=2Zmin和中心

距 a
12

=48<a’=51mm, 由此可知，该齿轮副变位的目的

是避免小齿轮１产生根切，凑合中心距和改善配合性

能，其变位方式应采用角变位的正传动，即

x x
1

x
2

00

当齿顶高系数 hh 1，压力角 2020 0
aa

时，避免根切

的最小变位系数 x
min

为

x
z

1
min

17
17

17 10
17

0..41176

但由于该行星减速器所传递的功率小，故允许产

生轻微根切，仿上允许轻微的最小变位系数为

yy
1

00

/
23

2020 0

x 0

x
2

x
3

y 0

xx
min

0.. 41176
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中心轮的变位系数 x
1
为

x .5 x
z

2
z

1
z

x y
1

0
1

x
2

z
1

0.5 1.2 22 10
22 10

1.2 0.2 0.08

0.4125 x
min

0.2325

按公式可得行星轮２的变位系数

x
2

x x
1

1.2 0.4125 0.7875

（２）２-３齿轮副 在２-３齿轮副中， Z
２
=22

＞Zmin=17,Z
３
+Z

2
=５６+22=78>34=2Zmin+22=78>34=2Zmin和中心距

a
12

=51=a=51=a’=51mm, 由此可知，该齿轮副变位的目的是

为了改善啮合性能和修复啮合齿轮副，故其变位方式

应采用高度变位，即 x
23

x
2

x
3

00 ，则可得内齿轮

３的变位系数为 x
3

x
2

0.7875

（6）齿轮几何尺寸计算

对于该２Ｋ-Ｈ（Ａ）型行星齿轮传动可按照以Ｈ（Ａ）型行星齿轮传动可按照以

下公式进行其集合尺寸的计算：

（１）１-２齿轮副

变位系数 x1=0.4125 x2=0.7875

分度圆直径 d
1

mz
1

3 10 30mm

d
2

mz
2

3 22 66mm

基圆直径 d
bb1

d
1
cos 28.1970 mm

d
bb2

d
2

cos 62 .. 0197 mm

xx1

xx1 0 ..7875

xx
2

0..7875

xx
3

0..7875

x1=0.4125
x2=0.7875

d
1

3030 mm

d
2

3030 mm

d
bb11

3030 mm

d
bb22

3030 mm
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节圆直径 d ' 2a '
z

1
z

2 51 10
1

31.875mm
1

z
2

10 22

d '
z

2
2

2a '
z z

2 51 10 70.125mm
1 2

10 22

齿 顶 圆 直 径

d
a1

d
1

2m h
a

x
1

y 30 6 1 0.4125 0.2
37.275mm

d d
a 2 2

2m h
a

x
2

y 66 6 1 0.78757875 0.2
75.525mm

齿 根 圆 直 径

d
f 1

d
1

2m h
a

c x
1

30 6 1 0.25 0.4125

24.975mm

d d
f 2 2

2m h
a

c x
2

66 6 1 0.25 0.4125

63.225mm

（2）2-3 齿轮副

变位系数 x2=0.7875 x3=0.7875

分度圆直径 d
3

mz
3

3 56 168mm

d
2

mz
2

3 22 66mm

基圆直径 d
b3

d
3

cos 157.8683mm

d
b2

d
2

cos 62.0197 mm

节圆直径 d '
3

168mm

d '
2

66mm

齿顶圆直径d
a 2

d
2

2m h
a

x
2

e 75..525mm

d
a 3

d
3

2m h
a

x
2

168 6 1 0.7875
166.725mm

齿根圆直径

d '
1

31 .. 875 mm

d '
1

70 .. 125 mm

d
aa 11

37 .. 275 mmmm

d
aa 22

75 .. 525 mmmm

d
f 1

24 .. 975 mm

d
f 2

24 .. 975 mm

x2=0.7875
x3=0.7875

d
3

168 mm

d
2

6666 mm

d
b 3

158158 mm

d
b 2

62 mm

d '
3

168mm

d '
2

66mm

d
a 2

75 .525 mm

d
a 3

166 .7 mm
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d d 2m h
f 2 2 a

c x
2

66 6 1 0.25 0.4125

63.225mm

用插齿刀加工d 0 2a '
f 3

da
02

179 ..59mm

关于用插齿刀加工内齿轮，其齿根圆 d
f 3

的计算：

已知模数 m=3mm,插齿刀齿数Ｚ
０

＝２５，齿顶

高系数 h
a 0

1.25 ，变位系数 x
0=

0,(中等磨损程度)，试

求被插制内齿轮的齿根圆直径d
f 3

。

齿根圆直径 d
f 3

按下式子计算，即

d '
f 3

da0 2a
02

式中—— dada 00 插齿刀的齿顶圆直径；

a '
02

——插齿刀与被加工内齿轮的中心距；

dada0 mz
0

2m h
a 0

x
0

3 25 2 3 1.25 0 82.5mm

现对内啮合齿轮副２-３计算如下：（ｘ
３
＝０．７

８７５，ｚ
３
＝５６）

inv '
03

2(x
3

x
0
) tan 2(0.7875

z
inv 0) tan inv20 0

3
z

0
56 25

0.033396

查表４－６（行星传动设计）得 inv '
03

25 050 ' 。

y 3
z

0
02

z
2

( cos
cos '

1) 0..68241
oo2

d
f 2

63 .. 225 mm

d
f 3

179 .. 59 mm

m=3mm

Ｚ００ ＝２５

h
a 0

1.25

x
0=

0

d
ao

179 .. 59 mm

invinv '
03

25 050 '

y
o 22

0 .. 6824 mm
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a '
02

m(
z

3
z

0
2

y
02

)

加工中心距为 3 (56 25
2

0.68241)

48.54723

d 0 2a '
ff3

dada
02

82.5 2 48.54723
179.59mm

（7）装配条件的验算

对于所设计的上述行星齿轮传动应满足如下装

配条件。

（１）邻接条件公式 d '
acac

2a sin
1313 np

将已知的 d '
ac

， a
13

，np 值代入上式则得

54 ..689 2 51 sin 180
2

102

即满足邻接条件

（2）同心条件

按公式 3-8 a 验算 2K-H(A)型行星传动同心条件

a ' a '
12 23

5151 mm

满足同心条件

（3）安装条件

z
1

z
3

10
npnp

56
2

33(整数)

所以满足安装条件

（8）传动效率的计算

对于 2K-H(A)型行星齿轮传动

aa '
02

48 .. 54723

d
ff 33

179 .. 59 mm

邻 接 条 件 满
足

满 足 同 心 条
件

满 足 安 装 条
件
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i x
ax

6.613

z
3

56 5.6
P= z

1
10

i x
z

3
ab z

5.6
1 其传动效率为

b
p

ax
1

1 p
x

x ______转化机构损失系数

x 11 x x x
m n

x
m

__啮合损失系数

x
n

__ 轴承损失系数

对于 2 Z-X(A) 型 x x x
m ma mb

i b
ax

1
z

b i a 1
z

a i x
z

b
z bx ab

a ， z
b ， z

a

啮合效率计算公式

x
b b
ax xa

1
1 i x

ba

a a
x

bx xb
1

1 i x
ab

x x
ab ba

11 x 查表 17.1-6 （机械设计师手册）

x
ma

__中心轮a与行星轮c的啮合损失

x
mb

b与c的啮合损失

x
ma

2..3 f
m

1 1 f
m

0.1
z

c
z

a

取轮齿啮合摩擦系数

1 1
=2

0..1 (
22 10

)
=0.033454

i x
ax

6.613

P=5.6

f
m

0.1

x
ma

=0.0334
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x 2..3 f 1 1
mb m

(
z

)
c

z
b

=2.3 0..1 ( 1 1
22 56

)

=0.6347

即 x x x
m ma

0..039801
mb

b
ax

1 p
x

1 p m

=1- 5.6
1 5.6

0.039801 0.9662

考虑到轴承摩擦损失，取
n

0..98 则

2z x( A)型行星传动的效率为型行星传动的效率为

b 0.9662 0.98 0.9469
ax

（9）齿轮结构设计

根据 2K-H（Ａ）型行星传动的工作特点，传递

功率的大小和转速高低等情况，对其进行具体的结构

设计，首先确定中心轮的结构因为其直径小，所以做

成齿轮轴的结构形式；即将中心轮１与输入轴连成一

个整体。且按照该行星传动的输入转速 n 和功率 p 初

步估算输入轴的直径 da,同时进行轴的结构设计。为

了便于轴上零件便于装拆，通常将轴做成阶梯形状。

总之，在满足使用条件的前提下，轴的结构形状和尺

寸应力求简单，以便于加工制造。

内齿轮固定，与机架连在一体。

行星轮的齿宽应较宽，以保证与太阳轮和内齿圈

的啮合。在每个行星齿轮的内孔内装哟滚动轴承来支

x
mb

=0.6347

b
ax

1 p
1 p

x
m

=0.96

b
ax

0 .. 9469
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撑，而行星轮轴在安装到转臂 x 的侧板上之后，还

采用矩形截面的弹性挡圈来进行轴向固定。转臂 x 采

用双侧板式的结构型式。

转臂上各个行星轮轴孔与转臂轴线的中心距极

限偏差 fa 可按下列公式计算。现已知啮合中心距

a’’=51mm,则得

f 83 a ' 83 51
aa 1000 1000

0.02966 mm

取 f
a

30 m

各行星轮轴孔的孔距相对偏差
1
可按下式计算，

即

3 ~ 4.5 a '

1000
3 ~ 4.5 51

1 1000
0.0214 ~ 0.0321

取
1
＝０..０２７mm=27um。

转臂 x 的偏心误差 ex 约为孔距相对偏差
1
的１

／２，即

e
xx

11
2

13 ..5 m

（1010）齿轮的强度校核（行星传动设计）

由于本机构采用的２ＫＨ－Ａ具有短时间间断

工作的特点，且具有结构紧凑，外廓尺寸较小和传动

比大的特点。针对其工作特点，只需按其齿根弯曲应

力的强度条件公式进行校核计算，即

F Fp

a’’=51mm

f
a

30 m

1
=27um

e
x

13 ..5 m
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