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液压绞车的设计

[摘要]

本次设计是通过对液压绞车工作原理、工作的环境和工作的特点进行分析，并结合

实际，在进行细致观察后，对液压绞车的整体结构进行了设计，对组成的各元件进行了

选型、计算和校核。设计的绞车由液压马达、平衡阀、制动器、卷筒、承轴和机架等部

件组成，还可根据需要设计阀组直接集成于马达配油器上，如带平衡阀、高压梭阀、调

速换向阀或其它性能的阀组。并对其进行了可行性分析，最后对整个设计进行系统分

析，得出切实可行的方案。

[关键词]液压绞车 马达 调速 校核



一、设计要求

（一）设计目的与意义

随着我国制造业的发展，液压机床的发展越来越成为机械制造行业的中流砥柱，通

用型高性能压力机，广泛适用于航空、汽车、农机、电机、电器、仪器仪表、医疗器

械、家电、五金等行业。

总采工作面设备搬迁包括：采煤机、工作面刮板输送机、液压支架、转载机以及一

些其他辅助设备的搬迁。其中液压支架的搬迁量占到总搬迁量的 %70 到 %75 ，所以液压

支架的搬迁效率直接影响综采工作面的工作效率。本设计的液压绞车主要是为了提高液

压支架搬迁效率。与传统煤矿井下电动绞车相比较液压绞车有着自己独特的优点：

(1)动力源由液压代替了电动，减少了电气设备可能带来的危险。

(2)可以通过液压马达自身实现高低速度调速，在带动负载时液压马达低速，没有负

载时液压马达高速，这样可以提高钢丝绳的利用率。

(3)液压绞车管路采用了大量快换接头，通过高压橡胶管联接，乳化液泵站可以采用

液压支架的泵站，加强了绞车的可移动性。

液压传动具有很多优点：

(1)易于获得很大的力和力矩,使液压传动成为最省力的有效手段。

(2)可以实现无级调速和稳定的低速运转性能，而且能获得很大的调速比，还容易获

得极低的运转速度，使整个系统简化。

(3)能容量大，用较小的重量和尺寸的液压件就可以传递较大的功率使机械结构紧凑,

体积小重量轻.矿用防暴绞车由于受井下空间尺寸的限制，就要求体积小。

(4)易于获得更复杂的机械动作，以直接驱动工作装置。

(5)动力传递方便。

(6)易于实现安全保护,能只动防止过载，满足绞车安全工作的要求。

(7)液压元件能自行润滑，延长使用寿命。

(8)液压元件易于实现标准化，系列化，通用化。

采用专用液压绞车进行液压支架的搬迁可以加快搬迁速度，提高液压支架使用效率

以及综采面生产效率，实现恒力控制和离机操作，对井下工作人员在搬迁液压支架时的

安全起到非常大的保障。



（二）设计的原理和用途

液压绞车是利用防爆电动机 1 带动乳化液泵 2，然后乳化液泵带动变量液压马达 3，

液压马达将动力通过减速器拖动滚筒转动。绞车的正反转和高低转速改变依靠马达自身

调节完成。原理图 1-1

~

1 电动机 2主油泵 3液压马达

4减速箱 5绞车滚筒

图 1-1 绞车工作原理图

液压绞车用途：主要用于井下综采工作面液压支架以及其它井下设备的安装和拆

除。

（三）设计内容

本次设计是通过对液压绞车工作原理、工作的环境和工作的特点进行分析，并结合

实际，在进行细致观察后，对液压绞车的整体结构进行了设计，对组成的各元件进行了

选型、计算和校核。设计的绞车由液压马达、平衡阀、制动器、卷筒、承轴和机架等部

件组成，还可根据需要设计阀组直接集成于马达配油器上，如带平衡阀、高压梭阀、调

速换向阀或其它性能的阀组。并对其进行了可行性分析，最后对整个设计进行系统分

析，得出切实可行的方案。



二、总体设计方案

（一）总体布置设计

井下巷道狭窄，因此，绞车滚筒与液压马达沿着巷道一侧垂直煤壁布置，乳化液

箱、乳化液泵和电动机则沿同一侧平行煤壁布置。此布置有利于绞车在井下工作并且能

节省空间。如图 2-1 所示：

1 2 3 5 64

1 滚筒 2液压马达 3阀组 4乳化液箱

5乳化液泵 6电动机

图 2-1 液压绞车布置图

（二）液压管路的布置设计

液压绞车的油管主要采用无缝钢管、紫铜管和耐油橡胶软管三种形式。本设计主要

采用高压橡胶软管能够吸收液压冲击和震动，管路布置时在满足各个部件的联接的前提

下尽可能的减少管路的长度。为了提高绞车灵活性和快速性大量的采用了快换接头大大

的提高了绞车的可移动性。管路布置如上图 2-1 所示。

（三）减速器总体设计

减速器是原动机和工作机之间的独立闭式传动装置，用来降低转速和增大扭矩，以

满足工作需要。井下空间狭窄为使绞车体积减小，结构紧凑，其减速机构采用了两组内

齿轮传动副和一组行星轮系，并将其装入滚筒体内。马达轴半伸入滚筒端部。在绞车内

部各个转动处均采用滚动轴承支承，使绞车运转灵活[6]。

滚筒由铸钢制成，其主要功用:在滚筒面上缠绕钢丝绳以牵引负荷；在滚筒的制动盘

上安装液压盘闸，用来操纵绞车的运行或停止。

减速器结构如图 2-2 所示：
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图 2-2 减速器结构

（四）液压盘闸的总体设计

液压盘型制动闸用螺栓固定在支座上，它的工作原理是用油压松闸，弹簧力制动。

当制动时，在蝶形弹簧的作用下，迫使活塞向前移动，通过调整螺钉，活塞杆将滑套推

出，使制动块与滚筒上的制动盘接触，产生制动[7]。

当油缸内充入压力油后，压力油推动活塞向后移动，压缩蝶形弹簧，并通过调整螺

钉带动活塞杆向后移动，此时在两个弹簧的作用下，通过螺钉使制动块也向后移动，离

开制动盘实现松闸。转动放气螺栓，可排除油缸中存留的气体，以保证制动闸能灵敏的

工作。盘型闸有时可能有微量的内泄，此内泄可起到滑套与支座间的润滑作用。但长时

间可能存油过多，因此应定期从放油螺栓处放油[8]。如图 2-3 所示：

图 2-3 液压盘闸结构



（五）乳化液泵站的选择

表 2-1 泵站主要参数

乳化液泵
乳化液箱 电动机

公称压力 MPa16 功率 kW37

公称流量 L/min80 容积 L640 转速 r/min1480

乳化液泵站由乳化液泵和乳化液箱组成，主要为综合机械化采煤工作面液压支架、

普采工作面单体液压支柱和其他以液压为动力的机械提供动力源。由设计参数泵站压力

MPa20P 和泵站流量 L/min80Q ，选择乳化液泵的型号： 2080 /BRW 。乳化液箱的型

号： 640RX ，组成乳化液泵站。与之相配套的电动机为三相交流卧室防爆电动机型

号： 30DYB [9]。乳化液泵站的主要参数：如表 2-1。

三、液压绞车的设计的计算

（一）减速器的设计计算

减速器传动方式，本设计的减速器采用二级内齿轮传动和一级行星齿轮传动。

1.内齿轮的设计计算

(1)按传动方案，选用内齿圆柱齿轮传动。

(2)减速器为一般机械，故选用 7级精度（GB10095-88）

(3)材料选择。选择小齿轮材料为 40Cr(调质)，硬度为 280HBS,大齿轮材料为 45 钢

（调质），硬度为 240HBS,二者材料硬度差为 40HBS。

(4)选小齿轮齿数 z 1=17，大齿轮齿数 z 2 = 1uz = 913717232 ... 



2.按齿面接触强度设计

确定公式内的各计算数值

由设计计算公式进行试算，即：

  3
21

1
132.2

H

EZ

d u
uKTd 


 （3-1）

式中K—载荷系数；

H —接触疲劳强度极限；

EZ —材料的弹性影响系数；

d —齿宽系数

（1）试选载荷系数 3.1tk

（2）计算小齿轮

n
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5

1
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 （3-2）由式（3-2）得：
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（3）选取齿宽系数 d =1

（4）查得材料的弹性影响系数 8.189EZ MPa1/2

（5）按齿面硬度查得小齿轮的接触疲劳强度极限 600lim lH MPa；大齿轮的接触强

度极限 550lim lH MPa；

（6）查得接触疲劳寿命 90.01 HNk ； 95.02 HNk

（7）计算接触疲劳许用应力

取失效概率为 1%，安全系数 S=1，

 
S

K HHN
H

lim
  （3-3）

由式（3-3）得：

  6009.01 H = MP540

  55095.02 H

= MP5522.

3.计算



（1）试算小齿轮分度圆直径，代入中较小的值

由式（3-3）得：
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（2）计算圆周速度

100060
11




ndv 
（3-4）

由式（3-4）得：

m/s770
100060

62708854143

.

...v







（3）计算载荷系数

根据 770.v  m/s,7 级精度，查得动载荷系数 1vK ；

直齿轮，假设 N/mm100b
FK tA 。查得 2.1  FH KK ；

查得使用系数 1AK ；

小齿轮相对支承非对称布置时，
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故载荷系数
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（4）按实际是载荷系数校正所算得的分度圆直径

311
t

t K
Kdd  （3-5）

由式（3-5）得：
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（5）计算模数m

mm43.3
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32.58

1

1 
z
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4.按齿根弯曲强度设计

齿轮弯曲强度的设计公式为：
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式中 nm —齿轮模数；

K—载荷系数；

d —齿宽系数；

SaY —校正系数；

FaY —尺形系数；

（1）确定公式内的各计算数值

查得小齿轮的弯曲疲劳强度极限 MPa5001 FE ；大齿轮的弯曲强度极限

MPa3802 FE ；

弯曲疲劳寿命系数 85.01 FNK ， 88.02 FNK ；

（2）计算弯曲疲劳许用应力

取弯曲疲劳安全系数 S=1.4,
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由式(3-7)得：
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（3）计算载荷系数 K
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（4）查取齿形系数



查得 6521 .YFa  ； 22622 .YFa  。

（5）查取应力校正系数

查得 5811 .YSa  ； 76412 .YSa  。

（6）计算大、小齿轮的  F
SaFaYY


并加以比较
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大齿轮的数值大。

（7）设计计算

由式（3-6）得：

3
2

5
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= mm1582.

对比计算结果，由齿面接触疲劳强度计算的模数 m大于由齿面弯曲疲强

度计算的模数，由于齿轮模数 m 的大小主要取决于弯曲强度所决定的承载能力，

而齿面接触疲劳强度所决定的承载能力，仅与齿轮直径（即模数与齿轮的乘积）有关，

可取由弯曲强度算得是模数并就近圆整为标准值，按接触强度算得的分度圆直径，算出

小齿轮齿数。

这样设计出的齿轮传动，即满足的齿面接触疲劳强度，又满足的齿根弯曲疲劳强

度，并做到结构紧凑，避免浪费。

5.几何尺寸计算

(1)计算分度圆直径和中心距

mm57319d 11  mz

mm126342d 22  mz

中心距 mm591
2
12657

2
21 .)()dd(a 







齿宽 b d 1d = mm57571 

取 572 B mm 621 B mm



(2)验算

mm82329
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109622 5
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= N/mm87.40 < N/mm100

所以设计的齿轮合适。

第 2级圆柱齿轮传动计算过程同理第一级, 193 Z , 424 Z

3.1.2 行星减速计算

1.配齿计算

初选 b
aHi =4.291,查机械设计手册表 17.2-1，取 Cs=2,按配齿公式计算：

c
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A
b
aH  103

2
291.4
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48AZ

158482103  ASB ZcCZ

CZ  = 5548)/2-(1582)(  /ZZ BA

采用不等角变位，可取 55CZ

根据机械设计手册查得配齿计算公式。

5548158
2
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手册图 17.2-3 可查得适用的预计啮合角 /
ac
' 30200

2.按接触强度初算传动的中心距和模数

（1）中心距的计算

中心轮输入转矩：

mN940 T （3-10）

根据中心距计算公式：

3 2
lim

)1(483
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KT
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a


 （3-11）



式中u——齿宽比， 14581
48
55 .u  ；

K——按接触强度使用的综合系数， 3K ；

aT ——太阳轮单个齿传递的扭矩， mN5.54015.1
2

940
 pa K

n
TT ；

a ——齿宽系数， 50.a  ；

由式（3-11）得：
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取 3m

（2）传动的未变位时的中心距：

mm5154)5548(
2
3

2
.)zz(ma caac  （3-12）

按预取啮合角 '' 3022aca ，可得传动中心距变动系数
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 （3-13）

则中心距 mm9.15638061.05.154'  macac 

取实际中心距（圆整） mm157' 

（3）计算传动的实际中心距变动系数 ac 和啮合角 '
ac

83330
3

5154157 ..
m
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所以 '''' 14722ac

（4）计算传动的变位系数
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用机械手册图 13-1-4 校核， acx ， acx ，在许用区内，可用。



用机械设计手册图 13-1-4 分配变位系数，得：

8370.xA 

22083700571 ...xxx aacC   22083700571 ...xxx aacC  

3.几何尺寸计算

(1)计算各个齿轮分度圆直径

中心轮分度圆直径 mm144483  aa mzd

内齿轮分度圆直径 mm4741583  bb mzd

行星轮分度圆直径 mm165553  cc mzd

4.太阳轮齿面接触强度校核

查机械手册校核用参数如下：

00.1BZ ， 11.2HZ ，， 1cos  Z ， 25.1AK ， 1.1VK ， 113.1HK ，

1.1HK ， 2
lim /1500 mmNH  , 883.0NTZ ， 85.0 RVL ZZZ ， 1WZ ，

1XZ 9640
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  (3-14)

式中 HZ —节点区域系数；

EZ —弹性系数；

Z —重合度系数；

Z —螺旋角系数；

tF —端面内分度圆上的名义切向力，N ；

由式（5-24）

161
1161

45468
174351964081891120 .

.
.

...H





 = 2N/mm61143.

齿面接触应力

 HHVAHOBHA KKKKZ (3-15)

式中 BZ —齿轮单对齿啮合系数；

AK —使用系数；



VK —动载系数；

HK —接触强度计算的齿向载荷分布系数；

HK —接触强度计算的齿间载荷分配系数；

由式（3-15）得：

11113111251611431 .....HA 

强度条件 71483. N/mm2≤ 1500HP N/mm2 可知齿面接触强度满足要求。

5.太阳轮齿根弯曲强度校核

查机械手册校核用参数如下：

25.1AK ， 1.1VK ， 113.1FK ， 1.1FK ， 1.1FY ， 75.3SY ， 1Y ，

1Y ， 0.1STY ， 1NTY ， 0.1relTY ， 0.1RrelTY ， 05.1XY ， 4.1lim FS ，

800lim F N/mm2， 16.4FSY

齿根应力基本值：

 YY
bm
F

FS
t

F 0 （3-16）

式中 FSY —复合齿形系数；

Y —螺旋角系数；

由式（3-16）得：

1164
4454

17435
0 


 .

.F

= 2N/mm33333.

齿根应力：

 FFVAFF KKKK0 （3-17）

式中 AK —使用系数；

VK —动载系数；

FK —弯曲强度计算的齿向载荷分布系数；

FK —弯曲强度计算的齿间载荷分配系数。

由式（3-17）得：

111131112513333 .....F 

= 2N/mm6561.



齿轮的弯曲极限应力

XRrelTrelTNTSTFFG YYYYY  lim （3-18）

式中 limF —试验齿轮的齿根弯曲疲劳极限；

STY —试验齿轮的应力修正系数；

NTY —弯曲强度计算的寿命系数；

relTY —相对齿根圆角敏感系数；

RrelTY —相对齿根表面状况系数；

XY —弯曲强度计算的尺寸系数；

由式（3-18）得：

05.11111800 FG

= 2N/mm840

许用齿根应力

minF

FG
FP S


  （3-19）

式中 limFS —弯曲强度的最小安全系数取 41.S limF  。

由式（3-19）得：

2600N/mm
41

840


.FP

强度条件 1561.F  N/mm2< 600FP N/mm2 可知齿根弯曲强度也满足要求。

6.行星轮齿面接触强度校核

计算方法同中心轮

齿面接触强度满足。

行星轮齿根弯曲强度校核

查机械手册参数如下：

25.1AK ， 1.1VK ， 113.1FK ， 1.1FK ， 1.1FY ， 75.3SY ， 1Y ，

1Y ， 0.1STY ， 1.1NTY ， 12.1relTY ， 12.1RrelTY ， 08.1XY ， 5.1lim FS ，

800lim F N/mm2， 16.4FSY

由式（3-16）得齿根应力基本值 33330 .F  N/mm2

由式（3-17）得齿根应力 1561.F  N/mm2



由式（3-18）得齿轮的弯曲极限应力 1192FG N/mm2

由式（3-19）得许用齿根应力 5.794FP N/mm2

强度条件 1561.F  N/mm2 5.794 FP N/mm2 可知齿根弯曲强度也满足要求。

（9）根据接触强度计算确定内齿轮材料

XWRVLN

EHHHVA
A

t

H ZZZZZZ

ZZZZKKKK
u
u

bd
F











1

lim

2600N/mm

根据 limH ，选用35CrMo，进行表面淬火和氮化，表面硬度达 55~52 HRC

即可。

轴的设计

以内啮合齿轮Ⅱ轴为例进行轴的设计，如图 3-1。

1.直径估算

轴材料用35CrMo，调质处理，

mm47
32122
419

3 
.
.

n
pdmin

轴的结构设计

如图 3—1所示：

图 3-1 轴结构

3.轴上的受力分析

本轴是传动轴，通过平键键与齿轮相联，不但起支撑作用，还受到弯矩和扭矩作

用。为确保使用安全和简化计算起见，设齿轮上的力传动到轴上，对其进行受力分析计

算和强度校核。



轴传递的扭矩为： m2068N2.29402 T

齿轮的圆周力：

'
2

2
2

2
d
TFt  （3-20）

由式（3-20）得：

157
100020682

2


tF

N26343

齿轮的径向力：

N129921826262634322  "'tantanFF '
tr 

不考虑效率损失

'
tF 2 = 2tF 1118230202326343  "'tantan '

水平方向： N1810111821299222  '
rrx FFF

竖直方向： N24174111821299222  '
tty FFF

4.轴的强度校核

（1）弯曲强度校核计算

对轴进行抗弯强度校核，

弯矩为对称循环的弯应力，弯曲应力幅为：

WM Awd /  （3-21）

式中 w —抗弯断面系数，w = 125.7153332/3 d 。

由式（5-31）得：

MPa2513.d 

选取安全系数为 5.2k ，则需要弯曲应力为:

  MPa108522701   ./K/w 

可知计算最大弯曲应力  ww   ，即弯曲强度条件满足。

许用静应力   601  MPa，那么 3  1  w 即静强度条件也满足。

另外，由于此轴的结构特点可知其刚度条件很易满足，刚度校核可省略。

5.其它轴校



同样方法对减速器的其它轴进行设计计算和校核，都满足要求。

3.1.4 轴承选择、寿命计算以及键的校核

轴的轴承布置如上图 3-1 所示。

轴即承受径向载荷，也可同时承受轴向载荷根据轴的受力情况采用角接触球轴承。

1.轴承寿命的计算

选用角接触球轴承： kN170rC r/min32n

PA fRP  （3-22）

由式（3-22）得：

N25332
5.116888


P

轴承寿命为：









P
C

n
L r
h

60
106

（3-23）

由式（3-23）得：

3
10

6

25332
170000

3212260
10












.
Lh

= 410767 . h

2.键的强度校核

齿轮与轴采用平键联接，键的两侧是工作面，工作时，靠键同键槽侧面的挤压来传

递转矩。平键联接具有结构简单、拆卸方便、对中性较好等优点。其主要失效形式是工

作面被压溃。因此，通常按工作面上的压力进行条件性是强度校核计算。

假定载荷在键的条件的工作面上均匀分布，普通平键联接的强度条件为

 pp kld
T  



3102

（3-24）

式中 T—传递是转矩；

k—键与轮毂键槽的接触高度；

l—键的工作长度；

d—轴的直径；

 p —键、轴、轮毂三者中最弱材料的许用挤压压力；

由式（3-24）得：



476017
1020682 3




p

= MPa2786. < MPa150

键的强度足够，满足要求。

3.其它轴校核

用同样的方法对其它轴承进行选择和计算，都满足要求。

（二）液压盘闸的结构计算

液压盘闸设计时主要根据《煤矿规程》的有关规定，按液压绞车产生的最大制动力

矩不小于绞车最大旋转力矩的K倍以上，及其他要求设计。

油
压

1
2 3

4

N

F1 F2

1、制动盘 2、闸瓦 3、活塞 4、碟形弹簧

图 3-2 盘型制动闸工作原理

3.2.1 盘形制动闸正压力计算

如图 3-2，活塞 3 同时受到弹簧的作用力 2F 及压力油产生的力 1F 作用，故压向制动

盘的压力为：

12 - FFN =

当改变油压 P时，正压力 N 相应变化，在 0P 时， 01 F ，正压力达到最大值

maxN ；在 P = maxP 时， 21 FF > ，活塞压缩碟形弹簧，是全松闸状态，N=0。

盘型闸在制动盘上产生的制动力矩，取决于正压力 N的数值。

nRNM mμ21 =

式中 1M —制动力矩， mN 

N —盘形制动闸正压力，N

μ—闸瓦对制动盘的摩擦系数，一般 45.0~35.0=μ ，常由经验取 350.



mR —制动盘平均摩擦半径，m

n—盘形制动闸副数

同时，制动力矩 1M 应满足三倍静力矩 jM 的要求，所以 N值可以由下式确定。

nRNM mμ21 = = JM3 =
2

3 DFC

所以 
unR

DF
N

m

C

4
3

N70875
43503204

1176003603




..

.

式中 D—液压绞车滚筒直径，m

CF —液压绞车最大静张力差，N

松闸时作用在活塞上的液压力 1F 需要克服三部分力；

（1）碟形弹簧的预压缩力，其数值等于正压力；

（2）为保持必须的闸瓦间隙，使碟形弹簧压缩的反力；

（3）盘形制动闸个运动部分的阻力；

作用在活塞上的液压力：

C
n

KNF +
Δ

+=
1

1 N5779627087510
6
2037070875 ... 

式中N —正压力，N

Δ—闸瓦与制动盘之间的最大间隙，mm 取 mm2Δ =

1n —组碟形弹簧的片数， 61 =n

C—盘形制动闸各个运动部分的阻力，计算时取 N10.C 

K—碟形弹簧的刚度，N/mm

在计算时，碟形弹簧的刚度可由碟形弹簧的尺寸求出。

在弹簧变形较大时： 2

340
d
hK

γ
= = 037.0

10346.1
5.040

3

3

=
×

× N/mm

式中 h—碟形弹簧的厚度，mm

d—碟形弹簧的外径，mm

γ—系数查《机械传动设计手册》的 346.1=γ

3.2.2 盘形制动闸工作油压计算

5

)1
2

1
2

1 10
_(π

4.0
×=

dD
FP = Pa1073110

6117729143
57796240 65

22 
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式中 1D —油缸直径，mm

1d —活塞小端直径，mm

3.3 液压管路设计计算

管道内径计算：
υ

1130   ≥ vqd

式中 vq —通过管道内的流量 /sm3

υ—管内允许的流速 m/s 对于吸油管 ≤v 2m/s~1 , 对于回油管 m/s5251 .~.v  ，取

2m/s

υ
1130   ≥ vqd = mm920

2
0013301130 ..

 进油管

υ
1130   ≥ vqd = mm920

2
0013301130 ..

 回油管

圆整后查《机械设计手册》第四卷，选择管子外径为 mm22



四、成果

通过几个月的努力，基本实现了预期的设计目标，通过对所选择的零件的校核计

算，得出如下结论：

（1）采用专用液压绞车进行液压支架的搬迁可以加快搬迁速度，提高液压支架使用

效率以及综采面生产效率，实现恒力控制和离机操作。

（2）动力源由液压代替了电动，减少了电气设备可能带来的危险。

（3）可以通过液压马达自身实现高低速度调速，在带动负载时液压马达低速，没有

负载时液压马达高速，这样可以提高钢丝绳的利用率。

（4）液压绞车由于用管道传递压力油，所以液压元件和各种机械装置都容易布局，

各个元件的安装可以随意放在任何适当的位置，因此便于液压绞车进行远距离操作，加

强了绞车的可移动性。

通过对设计的全面研究及所给参数的分析确定液压绞车的整体方案，并进行主轴组

件的设计计算和主轴箱的整体结构安排，最终完成高速压力机的设计从而全面培养了综

合运用所学的基础理论，分析解决实际问题的能力；为以后更好的走向工作岗位打下坚

实的基础。
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