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摘 要

随着经济全球化的发展，也促进了各地区与国家的经济贸易的来往，跟随着贸易合

作的日益紧密，物流行业也在迅速崛起发展，物流行业中囊括了货物的运输、储存、装

卸、派送等一系列作业。目前在物流仓库内货物转运过程中还存在需要花费大量的人力

去完成相关作业的现象，这不仅效率低下而且也消耗大量的成本。同时随着中国制造业

市场的不断扩大和产业转型的加速，企业生产的智能化转型是必然的。针对物流仓储内

货物转运人工效率低下、存在安全隐患等等问题，而自动导引小车（AGV）因其的自动

化、智能化、可靠性等诸多特点成为了物流仓库实现智能化转型的关键，自动导引小车

（AGV）的引入对物流仓库实现智能自动化具有重要意义。

本研究的课题以物流仓库为背景，针对物流货物的转运装卸问题进行设计，设计出

一款载重 500kg 的平板式 AGV 小车的机械结构。“在 AGV 小车的机械结构设计上”，多

突出机械结构的设计，本文也是针对结构的设计，考虑到物流仓库的复杂工作环境和多

种多样的搬运任务等，保证 AGV 小车在搬运过程中可靠性、灵活性。从而提高了物流仓

库的工作效率与智能化，也大大的解放了劳动力及为公司节约生产成本，解决物流仓库

向智能化转型的难题。本文主要的研究内容如下：

（1）深入物流仓库背景，分析仓库实际作业要求，对 AGV 小车进行整体构思，提

出功能需求与设计要求，整理资料汇总设计方案。

（2）根据所提出的功能需求与设计要求，设计 AGV 小车各功能系统并进行结构设

计优化（如驱动结构、顶升旋转结构、车体框架等），对各结构进行方案的对比选择与完

善，确定设计方案，并完成相关计算和标准件选型。

（3）使用 SolidWorks、CAD等软件对所设计的各结构部件与 AGV 小车车体结构框

架进行三维建模与二维图纸的输出。

（4）选取关键零件进行有限元分析，以校核零部件的强度，与理论强度校核对比

分析。根据有限元分析结果进行小车车体结构和传动零件的结构优化等。

关键词：物流仓库；平板式 AGV 小车；结构设计优化；有限元分析



Abstract

With the development of economic globalization, it has also promoted the economic and
trade exchanges among regions and countries. Along with the increasingly close trade

cooperation, the logistics industry has been rapidly rising and developing. The logistics industry

encompasses a series of operations such as transportation, storage, loading and unloading, and

delivery of goods. Currently, in the process of goods transfer within logistics warehouses, there
is still a phenomenon where a large amount of manpower is required to complete related

operations, which is not only inefficient but also consumes a lot of costs. At the same time, with

the continuous expansion of the manufacturing market in China and the acceleration of

industrial transformation, the intelligent transformation of enterprise production is inevitable.

In response to problems such as low efficiency and potential safety hazards in the manual
transfer and handling of goods in logistics warehouses, the automatic guided vehicle (AGV)

has become a key factor for the intelligent transformation of logistics warehouses due to its

automation, intelligence, and reliability. The introduction ofAGVs is of great significance for

the intelligent automation of logistics warehouses.

This research project is based on the background of logistics warehouses and aims to

design a mechanical structure for a flatbed AGV with a load capacity of 500kg to address the

issues of manual efficiency and potential safety hazards in the transfer and handling of goods.

The design focuses on the mechanical structure, considering the complex working environment

and diverse handling tasks in logistics warehouses to ensure the reliability and flexibility of the

AGV during handling. This will enhance the efficiency and intelligence of logistics warehouses,

liberate labor, and save production costs for companies, thereby solving the challenges of

intelligent transformation in logistics warehouses. The main research contents ofthis paper are

as follows:

(1) Delve into the background of logistics warehouses, analyze the actual operation
requirements, conduct overall planning for the AGV, propose functional requirements and
design requirements, and summarize the design plans.

(2) Based on the proposed functional requirements and design requirements, design the
functional systems of the AGV and optimize the mechanical structure (such as drive structure,
lifting and rotating structure, vehicle frame, etc.), compare and select the schemes for each
structure, determine the design plan, and complete relevant calculations and standard part
selection.

(3) Use SolidWorks, CAD, and other software to conduct 3D modeling of the designed
structural components and the AGV vehicle frame, and output 2D drawings



(4) Select key parts for finite element analysis to verify the strength of the components and
compare with theoretical strength verification. Based on the results ofthe finite element analysis,
optimize the structure of the AGV vehicle frame and transmission parts, etc.

Key words：logistics warehouse；Flat AGV car；Structural design optimization；Finite

element analysis
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1 概述

1.1 课题背景与意义

随着经济全球化的发展，各个国家与地区的贸易业务在迅速发展，为满足贸易业务

中的货物运输，全球的物流行业在以惊人的速度飞速发展，整个物流作业中包括了货物

的运输、仓储、装卸搬运、配送等工作内容， 其中物流仓储自动化已经成为提升供应链

效率、降低运营成本的核心方向， 企业对于高效化、自动化、智能化的物料搬运解决方

法需求日益迫切。而 AGV 小车（Automated GuidedVehicles System）全称为自动导航小

车，也称轮式机器人，小车上装有自动导引装置，能够按照所指定的路线进行运动作业，

在车体上具有驱动结构、顶升旋转装置和安全保护装置的自动化搬运车辆。其凭借着智

能运动，运动精确，工作可靠，智能化高，等诸多的优点成为了现代工业 4.0及智能物

流仓库体系中的关键组成部分。

本课题主要的研究背景以面积 5000 平方米的中型物流仓库为例，其中运输的货物

为中大型货物，物料仓库货架采用行列式布局，货架间距为 2200mm，托盘尺寸规格为

L1800×W1800×H300(mm)，地面坡度范围为 0-3°左右，其物料仓库的地面材料使用的

是：金刚砂地坪。通过上述原始参数的输入，这对 AGV 的机械结构设计与运行性能提

出了严苛要求。

基于上述物流仓库的实际需求，聚焦平板式载重 500kg 级 AGV 的机械结构设计问

题，常见的平板式 AGV 搬运小车如下图 1-1所示。通过分析仓库货架布局特征（行列

式排列、托盘尺寸及坡度参数等），明确 AGV 的车体尺寸：L1300×W1100×H285(mm)、
车体自重：350kg、顶升平台尺寸： 1100×1000mm、最大顶升行程： 60mm、额定运行速

度：0.8m/s、额定负载：500kg、最大爬坡能力： 3°等核心设计指标，确保其在物流仓库

复杂环境中，能够智能化通过要求运动到需要转运货物的托盘底部，进行自动举升旋转，

进行搬运，运输至目标处，同时保证 AGV 小车在物流仓库复杂运动线路下的灵活性与

可靠性。研究旨在通过结构创新，解决现有 AGV 在狭窄空间、动态负载及坡度环境中

的适应性短板，为仓储物流自动化升级提供技术支撑。

图 1-1平板式 AGV 小车
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以载重 500kg 的平板式 AGV为研究对象，常见的平板式 AGV搬运小车如图 1-1所

示。旨在通过结构创新设计与性能优化，突破现有 AGV在复杂仓储环境中的技术瓶颈。

以适应物流仓库这种需要频繁搬运货物而且需较高精度的搬运场景，同时企业实现智能

化的同时降低生产成本，提高企业生产效率。

同时本课题的研究设计对于物流仓库行业有着诸多意义如：

（1）成本意义：在传统作业模式中搬运方式可能需要较多的人力，而人力搬运不仅

效率有限，还伴随着人力成本的持续支出。AGV 的应用可以减少对人力的依赖，降低人

力成本。而且，由于 AGV 运行的准确性高，能够减少货物搬运过程中的损坏风险，从

而避免因货物损坏带来的损失成本。

（2）空间意义：AGV扁平化结构设计能够使其在有限的仓库空间内更好地运动和

搬运。通过 AGV 小车的尺寸，选择相对于的货架和控制道路间距，让 AGV可以在不影

响仓库内货架布局和货物存储摆放的情况下，更加灵活智能地进行搬运作业，有助于提

高物流仓库的空间利用率的同时，也让有限的物流仓库面积能够存储和摆放更多的货物。

（3）智能化意义：AGV 小车具有的自动顶升和差速驱动功能，有利于 AGV 小车

在工作中能够实现自动化取放货物。同时 AGV 小车可以与物流仓库的管理系统进行智

能连接，实现货物搬运的全方位监控和管理，让物流仓库工作更加智能化。也提高的物

流仓库的工作效率。

对于物流仓库来说，所设计的平板式 AGV 小车，即可持续长时间工作的同时，又

可以与物流仓库中智能系统相连接，实现工作中的灵活调度，准确的根据指令出发工作，

将货物从一个位置搬运到另一个位置，提高物流仓库的工作效率，又降低货物搬运过程

中 可能会产生的损坏，同时也解决了物流仓库行业的智能化升级所面临的难题。

1.2 国内外研究现状

AGV 自动导引小车的发展历史至今已经有 70 多年了，最早的 AGV 自动导引小车

是 1953 年巴雷特电子公司所研发，其初衷就是为工厂或者仓库搬运重物所设计。最初

的 AGV 小车的导引模式是地面电线导引[2]，随后 1954年由英国研发的磁感应导引的出

现使 AGV 小车得到应用与推广，20世纪 70年代随着技术的不断升级 AGV 的导引技术

也更加智能化，开始使用计算机控制，使其更加的灵活，到了20世纪80 年代后无线导

引技术应用到 AGV 小车上，如激光导引、惯性导引等， 提升 AGV 小车的灵活性与准确

性的同时也让更多国家开始关注和引进 AGV 小车。进入 90年代后 AGV 小车的决策能

力大大增强，进入了高智能化、数字化、网络化、信息化时代， 能够完成复杂的任务安

排与其他设备进行智能交互，所应用的领域和行业也不断扩展。

（1）国外研究现状：

相对于国内 AGV 的发展，国外一些欧日美等发达国家对于 AGV 的研究与应用都

更早，技术积累也更加深厚，主要经历可以分为以下三个关键阶段：

第一阶段：固定轴轮式 AGV（1950s-1980s）
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1953 年，美国 BarrettElectronics 公司设计出世界上第一台 AGV 如下图 1-2所示，

用于福特汽车制造厂的零部件运输[2]。

机械设计特点：车体驱动主要采用固定轴轮式驱动结构，车体结构框架简单，主要

由底盘、驱动轮和从动轮组成。驱动轮通常为单轴双轮，从动轮用于支撑和平衡。

应用场景：主要用于汽车制造等标准化生产线中的物料运输，承载能力有限（通常

≤500kg），而且仅能沿直线路径行驶[9]。

图 1-2 世界第一台AGV小车

第二阶段：差速轮与舵轮式 AGV（1990s-2010s）

1990年代，德国西门子（Siemens）和日本大福（Daifuku）等公司率先推出差速轮

和舵轮驱动的 AGV 小车。

机械设计特点：差速轮驱动结构通过两个驱动轮的单独控制，左右轮速度差实现转

向，舵轮驱动结构则通过独立转向舵轮实现灵活转向。车体结构逐渐多样化， 包括叉车

式、牵引式和托盘搬运式等如下图 1-3所示[11]。

应用场景：适用于仓储场景中的货物堆垛与水平搬运，承载能力提升至 1000kg 以

上，支持小角度转向与曲线行驶。

图 1-3AGV车体结构

第三阶段：全向移动与模块化 AGV（2010s至今）

2010年代，瑞典 Swisslog 公司和美国KIVASystems（现为亚马逊机器人）率先推出

全向移动 AGV 小车。

机械设计特点：全向移动 AGV 采用麦克纳姆轮如下图 1-4所示和舵轮组合驱动结

构，支持 360°平移与原地转向，最小转弯半径≤800mm。模块化设计成为主流，车体可
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快速更换载具（如辊筒、货叉），适配不同规格托盘与货物搬运需求。

应用场景：广泛应用于电商、物流仓储等场景，显著提升了 AGV 小车在狭窄空间

内的灵活性与作业效率。

图 1-4麦克纳姆轮全向移动 AGV

（2）国内研究现状：

我国 AGV 技术相对于一些较发达国家起步的比较晚，但发展迅速，尤其在物流仓

储领域取得了显著成果，主要的发展阶段可以分为以下三个阶段：

第一阶段：引进与仿制阶段（1980s-1990s）

1980年代，国内开始引进国外 AGV技术，主要以仿制为主，代表企业包括沈阳新

松机器人公司。由于国内 AGV 起步晚，第一阶段所借鉴的一些机械结构方面都是当时

国外的主流设计结构[11]。

机械设计特点：早期 AGV 采用固定轴轮式或差速轮驱动结构，其中固定轴轮式驱

动原理如下图 1-5所示，车体结构简单，承载能力较低(≤500kg），主要用于汽车制造和

烟草行业。

应用场景：主要应用于标准化生产线中的物料运输，限制与当时的制造业发展程度，

这也是国内 AGV第一次走上生产线，其的灵活性和适应性相对来说较差。

图 1-5 固定轴轮式驱动原理图

第二阶段：自主设计与改进阶段（2000s-2010s）

2000 年代，国内企业如昆船、新松等开始自主设计 AGV，逐步摆脱对国外技术的

依赖。

机械设计特点：国内开始引入舵轮驱动和差速轮驱动结构，车体结构也变得多样化，
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包括叉车式、牵引式和托盘搬运式。其中国内的重型 AGV 和叉车式 AGV 研究领域取

得巨大突破，其的承载能力达到 2000kg 的同时叉车式 AGV设计引入了举升机构，如下

图 1-6所示为一种液压式举升机构，实现了重型货物的自动化搬运加码垛功能[11]。

应用场景：广泛应用于物流仓储、电子制造等行业，逐步替代传统人工搬运模式。

图 1-6液压式举升机构

第三代：创新与突破阶段（2010s至今）

2010年代，国内企业在全向移动与模块化设计以及非标货物适配与复合功能方面取

得突破，代表企业包括昆船、极智嘉（Geek+）、海康机器人等。

机械设计特点：全向移动 AGV 采用舵轮驱动与低重心车体设计，通过优化车体重

心分布，显著提升了 AGV 在 3-5°坡度地面的动态稳定性。模块化设计[7]通过标准化接

口实现载具快速更换。随后所研究的非标货物适配 AGV 通过仿生学设计（如多自由度

机械臂集成），可自适应不同规格货物；复合功能前移式 AGV 的货叉可伸缩并集成举升

装置，支持 9米高位货架存取，如下图 1-7所示。

应用场景：广泛应用于电商、医药仓库、物流仓储等场景， 显著提升了自动化搬运

工作的灵活性与作业效率，使异形货物的搬运效率提升 30%。

图 1-7复合功能全向前移式 AGV
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虽然现状国内外对于 AGV 小车的技术研究都已经比较深入和成熟了，但是在物流

仓库中 AGV 的使用还是有着诸多的缺点，如下面几项：

动态环境适应性不足：AGV 在坡度变化较大或地面不平整的环境中易出现定位漂

移，导致货物倾覆风险。

高负载工况下的能耗问题：500kg 以上载重 AGV 在连续爬坡或高速运行时，电机

扭矩波动导致能耗激增，制约设备续航能力。

维护成本较高：AGV 的驱动结构、传感器等核心部件需定期维护，且部分高端部件

依赖进口，增加了运营成本。

智能化程度不足：现有 AGV 在路径规划与避障方面仍依赖预设规则，缺乏自主学

习能力，难以应对突发情况（如临时障碍物）。

狭窄通道通过性受限：部分 AGV车体尺寸较大，难以在货架狭窄通道内灵活转向，

影响作业效率。

面对这些诸多缺点也正是我们 AGV 技术研究的方向，这也是我们的机会积极去改

善这些问题，使国内的技术积累更加扎实，让国内的技术走向国际，得到国际的认可。

1.3 课题设计内容

本课题是基于物流仓库为背景，结合工作需求和仓库作业环境，所设计一款载重

500kg平板式 AGV 小车。论文的章节研究内容如下：

第一章 绪论：绪论部分主要对本课题的研究背景进行介绍以及课题所带来的意义，

随后从机械角度出发来介绍课题在国内外的发展现状，最后对论文的各个章节内容的安

排进行简单介绍说明。

第二章 AGV整体结构设计：AGV 结构设计部分主要对 AGV 小车的各部分结构进

行方案设计和比较，如驱动结构、顶升旋转结构和车体主体框架等。以讨论各方案的利

弊，确定出 AGV 小车的整体设计方案。

第三章 AGV驱动结构设计：驱动结构设计主要对上述所确定的驱动方案进行数据

计算，通过计算结果对驱动结构的蜗轮蜗杆进行设计，以及电机、轴承和联轴器等标准

零件进行选型。

第四章 AGV顶升旋转结构设计：顶升旋转结构设计根据负载与方案要求，对顶升

机构和旋转机构进行数据计算设计，通过计算结果进行顶升旋转结构的设计与标准件的

选型。

第五章 AGV三维建模与仿真分析：通过使用 SolidWorks等软件对小车整体框架与

零件进行三维建模并进行装配，通过选择关键零部件进行仿真分析，保持设计的合理性，

同时通过仿真分析报告对设计方案进行改善调整。

第六章 总结与展望：对本文所做的设计计算工作内容进行整体性总结归纳，同时

对设计中一些不足之处以及未来的改进方向进行展望。

2 方案设计与论证
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2.1 AGV驱动结构方案设计与论证

2.1.1AGV驱动机构方案设计与论证

对 AGV 小车的驱动方案进行研究，目前比较成熟而且较为常用的驱动方案有三种：

麦克纳姆轮驱动、舵轮驱动和差速轮驱动。

（1）方案一：麦克纳姆轮驱动方案

麦克纳姆轮驱动也称全向驱动如下图 2-1所示，每一个轮子都是独立驱动的，根据

控制每个轮子的旋转方向和速度，可以实现 360°的运动控制。

图 2-1麦克纳姆轮驱动

优点：可以实现全向移动和实现零半径转向与任意方向移动，适合用于狭窄空间和

高精度定位场景。

缺点：由于麦克纳姆轮结构较为复杂，制造成本比较高，而且轮子与地面的滑动摩

擦导致磨损较快，和其如果要实现复杂运动，还需要复杂的控制算法才可实现全向移动。

（2）方案二：舵轮驱动方案

舵轮驱动通过使用一个或多个可转向的舵轮如下图 2-2所示，通过控制舵轮的方向

和速度实现运动，在转向时，舵轮旋转到指定角度，AGV 小车沿指定方向移动。

图 2-2舵轮驱动

优点：舵轮转向精度高，适合高精度定位场景。承载能力强适合 1000kg 及以上的

负载。运动灵活性高可实现多种运动模式（如前进、后退、斜向移动）。
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缺点：但是由于舵轮的机械结构较为复杂，其的使用成本较高，故障率比较高，还

需要定期维护，且舵轮多应用于大负载场景的 AGV 小车如负载在 1t-5t。
（3）方案三：差速轮驱动方案

差速驱动通过两个独立驱动的轮子如下图 2-3所示实现前进、后退和转向。转向时，

左右轮以不同速度旋转，实现差速转向。

图 2-3差速轮驱动

优点：机械结构简单，易于设计和制造。组件较少， 制造成本和维护成本较低。差

速转向算法成熟，易于实现复杂运动。灵活性较高，适合狭窄空间。

缺点：由于转向时存在滑动摩擦，可能导致轮胎磨损。定位精度相对于前面两种方

案较低，不适合用于需要高精度定位场景。

（4）AGV驱动机构方案的论证与确定

虽然舵轮传动和麦克纳姆轮传动在定位精度和运动灵活性方面具有优势，但其对应

的方案的成本也更加高，而且这两种方案的控制方式相对差速轮也更加的复杂，不利于

工作中的控制，通过综合考虑成本、结构复杂度和适用性等方面的考虑，方案三：差速

轮驱动方案是本次 500kg平板式 AGV 小车设计的最佳选择方案。

2.1.2AGV驱动机构轮系布局方案设计与论证

AGV 小车的轮系驱动布局，对小车的灵活性、稳定性和转弯半径都有着至关重要

的作用，不同的方案对小车的运动都有着不同的影响。常见的 AGV 小车轮系驱动布局

有三轮式、四轮式、六轮式， 本课题在使用差速驱动的基础下对着这三个方案进行分析

讨论。

（1）方案一：后驱三轮式驱动布局方案

三轮式后驱驱动布局如下图 2-4所示，该方案通过两个独立电机通过蜗轮蜗杆的传

动带动后驱动轮实现 AGV 小车的运动，前面安装一个万向轮辅助 AGV 小车的运动和

转向，通过两个独立的电机，使 AGV 小车实现转弯。

优点：机械结构简单，制造成本低，控制方便，适用的范围也很广泛。

缺点：小车的负载只有三个轮进行分担，故该方案的承载能力比较低，而且运动稳

定性比较差，后轮驱动时其的转弯半径也会很大。
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图 2-4后驱三轮式布局驱动方案

（2）方案二：后驱四轮式驱动布局方案

四轮式布局后驱驱动如下图 2-5所示，该方案的驱动轮驱动方案与方案一相同，在

前面的万向轮的安装中多设计案一个万向轮，将两个万向轮安装在 AGV 小车的前半部

分两个角。

优点：小车承载能力和稳定性都比三轮式高，而且结构相对简单控制方便。

缺点：后驱模式的小车的转弯半径过大，不宜在仓库中使用。

图 2-5后驱四轮式驱动布局方案

（3）方案三：中驱四轮式驱动布局方案

四轮式布局中驱驱动如下图 2-6所示，该方案将方案二中的驱动轮的位置改为中间

部位，在 AGV 小车的前部分和后部分增加一个万向轮在中间，以辅助 AGV 小车的运

动和转向。

优点：该方案相比较与前两种方案，转弯半径更小，运动也更加的灵活。

缺点：小车承载能力不够，在遇到不平整地面或者坡度时小车的运动稳定性不足。

图 2-6 中驱四轮式驱动布局方案

（4）方案四：中驱六轮式驱动布局方案
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图 2-8齿轮传动

六轮式布局中驱驱动如下图 2-7所示，两个驱动轮在小车的中部，同时在小车的四

个角都安装万向轮，在运动转向时通过四个万向轮的辅助进行转向。

优点：小车承载能力强且稳定性高，在运动过程中不易发生侧翻和翘起，只有中间

两个是驱动轮通过差速驱动，控制技术简单，小车转弯半径小。

缺点：多安装的万向轮，在安装应用中会增加成本。

图 2-7 中驱六轮式驱动布局方案

（5）AGV轮系布局的方案与确定

在上述的四个方案中，后驱式的三轮和四轮的驱动布局方案的成本都比较低，但是

由于后驱 AGV 小车，在转向中AGV 小车的旋转半径太大，在物流仓库场景中不适用，

在运动中容易会碰到货架与工作人员，而且也需要相对应的扩宽物流仓库中货架间距与

道路的宽度，中驱四轮式驱动布局方案的转弯半径小，但是万向轮的安装在 AGV 小车

前后部分的中间部分，在物流仓库中的地面可以会出现坡度等场景，中驱四轮式驱动方

案的 AGV 小车可能会出现翘起情况，相对于这些情况中驱六轮式驱动方案即实现了转

弯半径的减小，运动时的稳定性也更加高，虽然成本相对于其他三种稍高，但更加适用

于场景的设计，故本次设计中选择使用方案四：中驱六轮式驱动方案。

2.1.3AGV传动机构方案设计与论证

在机械设计中，机械传动方式有很多如齿轮传动、链传动、蜗轮蜗杆传动、带传动

和摩擦传动等，在 AGV 小车的设计中，需要传动较为平稳的方案，故本次设计只对前

面三种方案进行比较分析。

（1）方案一：齿轮传动方案

齿轮传动如下图 2-8所示主要依据主动齿轮与从动齿轮的相互啮合来进行的传递动

力和运动的机械传动。
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优点：齿轮传动的效率和精度都很高，工作可靠，承载能力强，且结构紧凑适合在

空间有限的空间使用。

缺点：在运动时产生的噪声比较大，工作中需要定期润滑，不适合远距离的传递动

力，通常用于短距离传动。

（2）方案二：链传动方案

链传动如下图 2-9所示是通过链条将具有特殊齿形的主动链轮的运动和动力传递都

从动链轮的一种传动方式，在机械设计中被广泛使用。

图 2-9链传动

优点：运动平稳没有打滑现象发生，承载能力高适合高负载高扭矩的应用，适合远

距离的动力传递，且成本较低。

缺点：链传动在运动过程中产生的噪声比较大。同时链条与链轮易于磨损， 需要定

期更换。

（3）方案三：蜗轮蜗杆传动方案

蜗轮蜗杆传动如下图 2-10所示中蜗杆作为主动件进行转动，其螺旋齿沿着蜗轮齿

面滑动和滚动，以线接处方式带动蜗轮转动，两轴交错 90°既不平行也不交叉的状态。

图 2-10蜗轮蜗杆传动

优点：蜗轮蜗杆的高减速比可以实现低速高扭矩的应用，而且蜗轮蜗杆传动自带有

自锁功能防止反向驱动，结构简单紧凑，运动时运行平稳，噪声较小。

缺点：蜗轮蜗杆在安装加工时成本比较高，不适合高速传动，蜗轮蜗杆在高速传动

时容易发热，一般传动速度范围在 0.1-2m/s。
（4）AGV传动方案的论证与确定

通过对上述三种方案的对比，齿轮传动不适合远距离的传动，而且需要定期的润滑；

链传动可以远距离的传动，但是工作时的噪声比较大，而且没有放大扭矩的特性，对于
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AGV 小车的设计，蜗轮蜗杆传动是一个合适的选择方案，特别是在需要低速高扭矩、有

自锁功能和运动平稳的场景下，能够在 AGV 小车高负载的情况下平稳运动，且考虑仓

库中地面有坡度需要自锁保证安全性。其独有的优势可以满足 AGV 小车的设计要求，

故本次设计采用方案三：蜗轮蜗杆传动方案。

2.2 AGV顶升旋转结构方案设计与论证

在物流仓库中，所使用的托盘尺寸为 L1800×W1800×H300mm，由此得知 AGV 小

车，车体总高不高于 300mm。在有限的高度中 AGV 小车要实现自动化搬运货物就需要

在车体内部设计顶升旋转结构。让 AGV 小车在非搬运工作时缩回小车内部，保证小车

能够自由进入托盘底部，在进行搬运工作时能够自动顶升举起托盘，并可以根据道路转

角与托盘摆放方向进行旋转。因此 AGV 的顶升旋转结构是 AGV 小车实现智能化必不

可少的一部分。

在设计 AGV 顶升旋转结构中，通过参考现比较成熟和使用最多的方案有三种，分

别是丝杆顶升＋回转轴承方案、液压顶升＋旋转轴承方案和气动顶升＋旋转平台方案三

种，本次论文中也就这三种方案进行讨论分析，确定出符合 AGV 小车设计的方案。

（1）方案一：丝杠顶升+回转支承方案

丝杠机构垂直安装在 AGV 小车底部，丝杠顶部连接承载平台。通过升降电机驱动

内齿型回转支承带动丝杠顶部小齿轮旋转，实现承载平台的顶升和下降。通过旋转电机

驱动外齿型回转支承，实现旋转平台的水平旋转如图 2-11所示。

图 2-11丝杠顶升+回转支承方案

优点：丝杠机构具有较高的精度，适合需要高精度顶升的应用。齿轮传动的效率较

高，适合需要高效旋转的应用。丝杠和齿轮机构的组合具有较好的稳定性。

缺点：由于丝杠和齿轮机构需要定期润滑和维护，增加了维护成本，丝杠和齿轮机

构需要较大的安装空间，可能影响 AGV 小车的整体布局。

（2）方案二：液压顶升+旋转轴承方案
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液压缸安装在升降平台的中间底部，液压缸顶部连接承载平台。通过液压系统驱动

液压缸伸缩，实现承载平台的顶升和下降。旋转部分则是外齿型旋转轴承安装在承载平

台下方，通过电机驱动外齿型旋转轴承，实现承载平台的水平旋转如下图 2-12所示。

图 2-12液压顶升+旋转轴承方案

优点：液压系统可以提供较大的顶升力，适合重型 AGV 小车。旋转轴承可以承受

较大的负载，适合重型应用。液压结构和旋转轴承的组合具有较高的稳定性，能够保证

AGV 小车在顶升旋转工作时的稳定性。

缺点：液压结构需要定期检查油液和密封件，维护较为复杂。液压系统存在漏油的

风险，可能影响 AGV 小车的正常运行。

（3）方案三：气动顶升+旋转平台方案

四个气缸安装在 AGV 小车底部，气缸顶部连接承载平台。通过气动系统驱动气缸

伸缩，实现承载平台的顶升和下降。旋转平台安装在承载平台下方， 通过齿轮齿条驱动

旋转平台，实现承载平台的水平旋转如下图 2-13所示。

图 2-13气动顶升+旋转平台方案

优点：气动结构具有较快的响应速度，适合频繁操作的应用。旋转平台可以承受较

小的负载，适合响应速度高载荷较小的场景应用。气动结构和旋转平台的组合结构相对

简单，易于安装和维护。

缺点：由于气动结构不适合重型应用，而且气动结构需要压缩空气源提供动力，增
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加了系统复杂性而且气动系统在运行时可能产生较大的噪音，影响工作环境。

（4）AGV顶升旋转结构方案的论证与确定

通过三种方案的对比，在承载能力与稳定性来说，方案二都更胜一筹，使用液压结

构顶升对于大负载货物都能轻松工作，但由于液压结构的通病使用时间长后容易发生液

压油泄露的情况，不仅会污染到 AGV 的车身，有可能也会污染到搬运的货物上，而且

泄露的液压油也有可能会损坏 AGV 小车中的电子元件，导致 AGV 小车的损坏。而方

案三的气动方案气动的快速响应特性让 AGV 小车在运动中更加的迅速，但是由于气动

结构不适合重型场景的使用，且气源问题使该方案不适用与 AGV 小车的场景，需要在

AGV 小车上增加一个压缩空气源，这不仅增加了系统的复杂性，也使的小车的体积增

加，让设计成本提升。方案一中使用丝杆与回转支承实现顶升旋转的功能，AGV 小车的

工作精度也高于前面两种方案，但是所安装设计的成本也稍高于前面两种方案，但是更

加符合本次的设计场景，故本次设计中选择方案一：丝杠顶升+回转轴承方案进行设计。

2.3 AGV车体框架结构设计

AGV 小车的车体框架外形尺寸受工作场景的影响，本次物流仓库所使用的托盘尺

寸为 L1800×W1800×H300mm，这就需要在保证 AGV 小车在托盘底部可以自由旋转，

旋转直径小于 1800mm，故本次 AGV 的外观尺寸设计为 L1300×W1100×H285(mm)，同

时一个完整的车体框架设计需要考虑各个结构之间的安装位置，空间布局，以及结构设

计等关键因素。

（1）AGV车体框架外壳设计

AGV 小车的主体外壳部分分为两大部分，分别是壳体部分与底盘部分，其中壳体

主体部分通过 4 块圆角板和 4 块侧板和顶部两块空心 6061 铝合金板焊接成型，随后在

两侧的侧板上焊接上车轮的挡泥环和挡泥板，由此组成了 AGV 小车的车体框架外壳部

分，以作为 AGV 小车的保护外壳，保证 AGV 小车在运行过程中发生碰撞时不会直接

损伤到内部元器件。AGV 小车外壳模型如下图 2-14所示。

图 2-14AGV 小车外壳模型

（2）AGV车体框架底盘设计
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底盘作为整个 AGV 小车的核心承载部件，不仅需要承载较大的负载质量，还需要

合理的给 AGV 小车中各个运动系统分配好安装空间，保证运动的不干涉，同时还需要

给 AGV 小车的控制元器件预留出安装空间，在有限的空间中还需要对底盘进行结构加

固，以保证在运动工作过程中 AGV 小车不会因为底盘发生变形而导致工作失效。

为保证 AGV 小车底盘的刚性，AGV 小车的底盘使用一块厚度为 5mm，长 1300mm

宽 1100mm 的 45钢板作为基础，在底盘的四角割除 4个直径 160mm 的圆孔，作为驱动

结构辅助万向轮的安装位置，两侧割除两块长方形槽作为驱动轮的安装位置。AGV 小

车底盘模型如下图 2-15所示。

图 2-15AGV底盘模型

（3）AGV车体框架底盘加固设计

AGV 小车的底盘中间部分作为顶升旋转结构的安装位置，需要承载较大的载荷，

故需要对底盘中间部分进行加固设计，保证底盘结构的刚性，保证底盘在高负载的情况

下工作的形变量。

对底盘的加固，使用一块 15mm 厚的井字形 45 号钢板通过螺纹连接在底盘上，作

为顶升旋转结构的支撑底板，在顶升旋转结构的四个支撑座安装处倒圆角让压力分散均

匀的通过加固板后，传递到底盘上，保证底盘的形变量在一个合理的范围。加固设计如

图 2-16所示

图 2-16AGV底盘加固模型
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（4）AGV车体框架总体结构

通过上述设计的 AGV 小车的外壳结构和 AGV 小车的底盘进行连接，使用 8 个角

码使用螺纹连接，实现了 AGV 小车的车体结构的完整体，使用螺纹连接使得 AGV 小

车的组装更加的方便，同时也更加方便 AGV 小车的升级改造与维修，出现故障或者升

级改造时只需要把外壳拆卸下来即可对 AGV 内部进行操作。AGV 小车车体结构完整模

型如下图 2-17所示。

图 2-17AGV车体结构完整模型

由图 2-17得知，小车外壳尺寸为 1300× 1100mm，车顶处与顶升平台设计为嵌入式

装配，其嵌入式平台尺寸为 1010×1210mm，与顶升平台 1000×1200mm 的四周有 5mm
的安全间隙，避免顶升平台与 AGV 车体在工作中存在一定运动误差，而无法正常进行

升降运动。

通过对 AGV 小车的车体框架进行设计确定，因此可以计算 AGV 小车的旋转半径

与直径，由此来确定小车外形尺寸是否能满足技术要求。

（1）旋转直径D：

通过上述车体框架的设计，知道了 AGV 小车的长度 L 为 1300mm，宽度 W 为

1100mm，而 AGV 小车采用的是中间轮差速驱动，通过左右两轮的不同转速实现旋转。

由计算出的数据与已知参数带入得出，AGV 小车的旋转直径D=1703mm。由于差速驱动

受到控制算法的精度控制，故 AGV 小车在原地旋转中可能会出现一定偏差，故增加了

一定的旋转空间余量，因此 AGV 小车的实际旋转直径D≈1750mm。

（2）转弯半径 d：

因为 AGV 小车的转向为差速转向，故转弯半径 d=旋转直径D/2≈900mm。转弯半径
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满足设计要求。

3 AGV驱动结构计算设计

3.1 驱动电机计算选型

（1）驱动力计算

平板式 AGV 小车在工作运动时可能会遇到 0-3°的斜坡，而在斜坡上运动时所需

要的驱动力也是最大的，在坡度路面上运动时需要克服的力有三个分别是：滚动摩擦力

Ff、坡度阻力Fr和加速度惯力Fj，故需要将三个阻力进行分析计算，其的总和即为平板式

AGV小车在坡度路面运动所需要克服的力。AGV小车运动受力分析图如下图 3-1所示。

图 3-1AGV 小车运动受力分析图

其中总的阻力计算公式为F总：

F总=Ff+Fr+Fj (3-1)

滚动摩擦力Ff：

Ff=μf∙(m+M)∙g (3-2)

式中：μf—为滚动摩擦系数，在本次设计中物流仓库的地面材料为金刚砂地坪，而

平板式 AGV 的车轮材质为聚氨酯轮（PU轮），通常聚氨酯轮（PU轮）和金刚砂地坪之

间的摩擦滚动摩擦系数μf在 0.02-0.05之间，本次设计取滚动摩擦系数μf=0.05。
g—为重力加速度，本次设计取重力加速度 g=9.8N/kg。

m—为平板式 AGV 小车的自重，故 m=350kg。
M—为平板式 AGV 小车的负载，故 M为 500kg。

由计算出的数据与已知参数带入得出，滚动摩擦系数Ff=416.5N。

坡度阻力Fr：
Fr=(m+M)∙g∙sinα (3-3)

式中：α—为斜坡角度，在初始数据中可知物流仓库的地面坡度在 0-3°, 而考虑到

安全余量，故在本次动力设计计算中取斜坡角度α=5°。

由计算出的数据与已知参数带入得出，斜坡阻力Fr=726N。
加速度惯力Fj：

Fj=(m+M)∙a (3-4)
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式中：a—为加速度，本次设计取=0.3m/s2。
由计算出的数据与已知参数带入得出，加速度惯力Fj=255N。

在小车从静止状态开始启动时，还需要考虑车轮与地面会产生滑动，需要验算平板

式 AGV 小车的静摩擦力F静与最大静摩擦力F静 max的关系。

静摩擦力F静：

F
静=(m+M)∙a (3-5)

由计算出的数据与已知参数带入得出，静摩擦力F静=255N。
正压力 N：

N=(m+M)∙g (3-6)

由计算出的数据与已知参数带入得出，正压力 N=8330N。

最大静摩擦力F静 max：

F
静 max=μs ∙N (3-7)

式中：μs—为最大静摩擦系数，通常静摩擦系数的范围为：0.3-0.6，故取最大静摩

擦系数μs=0.6。
由计算出的数据与已知参数带入得出，最大静摩擦力F静 max=4998N。通过上述的计

算得出F静＜F静 max，由此表明车轮不会发生打滑现象。

通过计算出平板式 AGV 小车所驱动的驱动力Ft：

Ft=F总=Ff+Fr+Fj=1397.5N (3-8)

式中：Ff为—滚动摩擦力，已由上文算出Ff=416.5N。
Fr为—斜坡阻力，已由上文算出Fr=726N。
Fj为—加速度惯力，已由上文算出Fj=255N。

（2）电动机计算

单驱动轮驱动力F单轮：

F单轮
(3-9)

本次设计中，采用的是差速轮进行驱动，故单驱动轮分担一半的驱动力。由计算出

的数据与已知参数带入得出单驱动轮驱动力F单轮=698.8N。

单驱动轮扭矩T单轮：

T
单轮

=F
单轮 ∙r (3-10)

式中：r—为 AGV 小车的驱动轮尺寸半径，本次 AGV 小车的驱动轮尺寸为φ

230×w50（mm），故式中驱动轮半径 r=115mm。

由计算出的数据与已知参数带入得出，单驱动轮扭矩T单轮=80.4Nm。

驱动轮转速n轮：
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n轮 (3-11)

通过技术参数表可知，平板式 AGV 小车的正常工作运行速度为 v=0.8m/s，由计算

出的数据与已知参数带入得出，驱动轮转速n轮=66.43rpm。

电机转速n电机：

n电机=i∙n轮 (3-12)

式中：n轮为—驱动轮转速，已由上文算出n轮=66.43rpm。

在本次设计中驱动结构采用的是差速驱动+蜗轮蜗杆传动，所使用的蜗轮蜗杆的传

动比为i=30，由计算出的数据与已知参数带入得出，电机转速n电机=1993rpm。

电机输出扭矩T电机：

T单轮
T电机= η

蜗
∙i (3-13)

由于蜗轮蜗杆的传动效率较低，故式中蜗轮蜗杆传动效率取η蜗=0.7，由计算出的数

据与已知参数带入得出，电机扭矩T电机=3.83Nm。

电机功率 P：

(3-14)

由计算出的数据与已知参数带入得出，电机功率 P=0.8KW，为保证电机可以提供足

够的动力，考虑到安全系数选择为 1.5，得出计算功率 P=0.975KW所选择的标准电机功

率 P为 1.2kw，以确保 AGV 小车在运动过程中遇到颠簸或者冲击时能够保持稳定。

通过上述的计算可知，所选电机功率为 1.2kw，电机转速不小于 1993rpm，电机扭

矩不小于 3.8Nm，根据电机性能、成本和稳定性等多方面考虑，本次设计采用的是 110BL
系列高压直流无刷电机型号为：110BL(1)12030H204 型直流无刷电机外观如下图 3-2所
示。

图 3-2 110BL(1)12030H204 型直流无刷电机

其电机的具体参数如下表 3-1所示。
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表 3-1 110BL系列直流无刷电机参数表

额定功率 额定转速 额定转矩 额定电流 额定电源电压

1200W 3000rpm 4N∙m 5A 220V

选择的电机功率为 1200W，其的额定转速为 3000rpm 符合了上述计算的电机转速

不小于 1993rpm 的要求，其次额定扭矩 4Nm 也大于电机扭矩 3.83Nm，故选取的电机完

全符合计算参数，使 AGV 小车可以正常运行。

3.2 蜗轮蜗杆计算设计

因为蜗轮蜗杆减速器是安装在平板式 AGV 小车的内部，所以传动方式为闭式传动，

圆柱蜗杆传动的破坏方式有许多，主要为蜗轮轮齿表面产生胶合、点蚀和磨损等等形式，

而目前在设计时用限制接触应力的办法来解决这些问题。

（1）选择材料与确定许用应力：

蜗杆材料所选择的材料为 45 号钢，表面进行淬火处理，硬度要求达到 45-55HRC；
蜗轮材料则选择锡青铜 ZGuSn10P1，砂模铸造。

许用接触应力：[σH ]=200MPa，查表（12-4）[13]得出。

许用弯曲应力：[σF ]=50MPa，查表（12-6）[13]得出。

（2）选择蜗杆头数与估计传动效率η:

由i12=30，取Z1=1，则Z2=i12Z1=30。
由Z1=1，通过查表（12-8）[13]得出，估计效率η=0.7。

（3）确定蜗轮转矩T2：

(3-15)

由上述计算选型的出电机的功率 P=1.2KW，转速n1=3000r/min，由计算出的数据与

已知参数带入得出，蜗轮转矩T2=80220N ∙ mm。

（4）确定使用系数KA和综合弹性系数ZE：

取KA=1.2；取ZE:=150（钢配锡青铜）。

（5）确定接触系数ZP：
假定d1/a=0.4，通过查图（12-11）[13]得出ZP=2.8。

（6）计算中心距a：

(3-16)

由计算出的数据与已知参数带入得出，中心距a≥75.15mm。

（7）确定蜗轮蜗杆各参数：

蜗杆分度圆直径d1：
d1≈0.68a0.875 (3-17)

由计算出的数据与已知参数带入得出，蜗杆分度圆直径d1=29.78mm。
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模数m：

(3-18)

由计算出的数据与已知参数带入得出，模数m=4.02mm，通过查表（12-1）[13]取模数

m=4。
蜗杆直径系数q：
通过查表（12-1）[13]取蜗杆直径系数q=10。

蜗杆分度圆直径d1：
通过查表（12-1）[13]取=40mm。

蜗轮分度圆直径d2：
d2=m∙Z2 (3-19)

由计算出的数据与已知参数带入得出，蜗轮分度圆直径d2=120mm。

蜗杆齿顶圆直径da1：
da1=m∙(q+2) (3-20)

由计算出的数据与已知参数带入得出，蜗杆齿顶圆直径da1=48mm。

蜗杆齿根圆直径df1：
df1=da1-(4.5∙m) (3-21)

由计算出的数据与已知参数带入得出，蜗杆齿根圆直径df1=30mm。

蜗轮齿顶圆直径da2：
da2=m∙(z2+2) (3-22)

由计算出的数据与已知参数带入得出，蜗轮齿顶圆直径da2=128mm。

蜗轮齿根圆直径df2：
df2 = m ∙ (z2 − 2.4) (3-23)

由计算出的数据与已知参数带入得出，蜗轮齿根圆直径df2=110.4mm。

蜗轮咽喉母圆半径rg2：

(3-24)

由计算出的数据与已知参数带入得出，蜗轮咽喉母圆半径rg2=16mm。

中心距a：
a=0.5(d1+d2)=0.5m(q+Z2) (3-25)

由计算出的数据与已知参数带入得出，中心距a=80mm＞70.73mm。
导程角γ:

(3-26)

由计算出的数据与已知参数带入得出，导程角γ=5.7106°

（8）校核弯曲强度：
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蜗轮齿形系数YFa2：

当量齿数ZV：

(3-27)

由计算出的数据与已知参数带入得出，当量齿数ZV=30。
由当量齿数ZV=30，通过查表（11-8）[13]取蜗轮齿形系数YFa2=2.6。

蜗轮齿根弯曲应力σF：

(3-28)

由计算出的数据与已知参数带入得出，蜗轮齿根弯曲应力σF=20.04MPa＜50MPa，
证明弯曲强度足够。

蜗轮蜗杆设计参数表如下表 3-2所示。

表 3-2蜗轮蜗杆参数表

参数名称 蜗杆参数 蜗轮参数

传动比 i 30 30
中心距 a 80mm 80mm
模数 m 4 4

头数Z1/齿数Z2 1头 30 个

分度圆直径d1/d2 40mm 120mm
齿顶圆直径da1/da2 48mm 128mm
齿根圆直径df1/df2 30mm 110.4mm

导程角γ 5.7106° 5.7106°
咽喉母圆半径rg2 16mm

（9）热平衡计算

滑动速度vs：

(3-29)

由计算出的数据与已知参数带入得出，滑动速度vs=6.32m/s。

当量摩擦角φv：
通过查表（12-7）[13]，利用插值法进行计算的出，当量摩擦角φv=1°1′。

啮合效率η1：

(3-30)

由计算出的数据与已知参数带入得出，啮合效率η1=0.8478。

搅油损耗效率η2：

搅油损耗效率η2对应的传动效率η2 ：η2=0.95-0.99。本次设计取值搅油损耗效率
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η2=0.96。
轴承摩擦损耗效率η3：

在轴承传动效率中，滚动轴承效率：0.98-0.99[18]，滑动轴承效率：0.97-0.98[18]，本

次蜗轮蜗杆传动所使用的轴承为滚动轴承，故取值轴承摩擦损耗效率η3=0.99。
总效率η:

η=η1∙η2∙η3 (3-31)

由计算出的数据与已知参数带入得出，总效率η=0.81。

所需散热面积A：

(3-32)

式中：Ks—为箱体的表面传热系数，无循环空气流动时Ks=8.15-10.5W/(m2∙°C)[16]，
通风良好时Ks=14-17.45W/(m2∙°C)[16]，本次设计中蜗轮蜗杆传动在 AGV小车内部运动，

AGV 小车在工作时，有着一定的空气流动，故取Ks=12W/(m2∙°C)。

t0—为空气温度，由于本次设计的 AGV 小车的使用背景为物流仓库，平时的空气温

度比较高，故取t0=30°。

t1—为达到热平衡时的工作油温，一般限制为 60-70°, 本次设计取 70°。

由计算出的数据与已知参数带入得出，所需散热面积A=0.475m2。

通过对设计出的蜗轮蜗杆减速器模型进行质量分析，得出分析结果得出蜗轮蜗杆的

表面积为 564952.364mm2，通过单位换算的出蜗轮蜗杆表面积A1=0.565m2，大于上述计

算出的蜗轮蜗杆减速器所需的散热面积 A=0.475m2，故所设计出的蜗轮蜗杆减速器满足

传动的散热要求。蜗轮蜗杆减减速器质量分析结果图如下图 3-3所示。

图 3-3蜗轮蜗杆减速器质量分析结果图
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（10）蜗杆轴结构设计

通过上述蜗轮蜗杆的设计，通过计算出的尺寸对蜗杆进行设计，由于蜗杆的直径比

较小，故设计为一体的蜗杆轴传动。蜗杆轴结构图如下图 3-4所示。

图 3-4蜗杆轴结构图

轴段直径：

D12：蜗杆轴通过联轴器与电机连接，通过联轴器将动力传递到蜗杆轴上，通过选

用的联轴器型号尺寸和电机输出轴的尺寸确定出D12轴段的直径φ=24mm。

D23：D23 轴段位轴承安装轴段，且为非定位轴肩段没有定位作用，根据设计经验

得出 D23轴段的直径φ=30mm。

D34：D34 轴段为定位轴段，D23 轴段安装的轴承进行定位使用，根据设计经验定

位轴段直径比前一段轴段直径大 4-10mm，同时考虑轴承内圈厚度得出 D34轴段的直径

φ=38mm。

D45：通过上述的计算得出蜗杆的齿根圆直径为 30mm，故 D45轴段的直径φ=30mm。
D56：与 D34轴段作用相同，故 D56轴段的直径φ=38mm。

D67：D67与 D23轴段都是轴承安装轴段，故 D67轴段的直径为φ=30mm。
轴段长度：

L12：根据所选择的联轴器长度确定 L12=30mm。

L23：通过计算选用的轴承厚度，同时 L23轴段为伸出轴段，故确定 L23=35mm。

L34：L34轴段为定位轴肩故 L34=5mm。
L45：L45为蜗杆轴段，同时需要考虑与蜗轮传动时不会干涉，故 L45=124mm。

L56：L56轴段为定位轴肩故 L56=5mm.

L67：L67轴段为轴承安装轴段根据轴承的厚度得出 L67=16mm。

蜗杆轴各轴段参数表如下表 3-3所示。

表 3-3蜗杆轴尺寸参数表

轴段 12轴段 23 轴段 34 轴段 45 轴段 56 轴段 67轴段

直径/mm 24mm 30mm 38mm 30mm 38mm 30mm
长度/mm 30mm 35mm 5mm 124mm 5mm 16mm
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（11）蜗轮轴结构设计

蜗轮蜗杆传动，蜗杆与蜗轮啮合把动力传递到蜗轮上，蜗轮通过蜗轮轴与车轮进行

连接，通过涡轮轴驱动驱动轮完成整个驱动结构的驱动力传动。蜗轮轴结构图如下图 3-
5所示。

图 3-5涡轮轴结构图

轴段直径：

D12：D12轴段蜗轮轴与车轮连接，根据所选用的车轮连接孔径得出D12轴段的直

径φ=22mm。

D23：D23 轴段为伸出轴段，通过计算蜗轮蜗杆减速器前端盖中心孔尺寸得出 D23

轴段的直径φ=25mm。

D34：D34轴段为轴承安装轴段，通过所选用的轴承型号，得出 D34轴段的直径φ

=30mm。
D45：D45轴段为蜗轮的安装轴段，而且不是定位轴肩，故D45轴段的直径φ=32mm。

D56：D56轴段为定位轴段，为蜗轮安装与轴承安装作为定位使用，故 D56轴段的

直径φ=36mm。

D67：D67与 D34轴段都是轴承安装轴段，故 D67轴段的直径为φ=30mm。
轴段长度：

L12：根据所选择的车轮连接联轴器长度确定L12=36mm。

L23：通过计算蜗轮蜗杆减速器前端盖厚度，同时 L23 轴段为伸出轴段，考虑车轮

的安装位置，故确定 L23=15mm。

L34：L34轴段为轴承安装轴段，通过计算所选用的轴承的厚度与挡油挡圈的厚度，

得出 L34=26mm。
L45：L45 为蜗轮安装轴段，故L45=33mm。

L56：L56轴段为定位轴肩故 L56=5mm.

L67：L67轴段为轴承安装轴段根据轴承的厚度得出 L67=16mm。

蜗轮轴各轴段参数表如下表 3-4所示。
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表 3-4蜗轮轴尺寸参数表

轴段 12轴段 23 轴段 34 轴段 45 轴段 56 轴段 67轴段

直径/mm 22mm 25mm 30mm 32mm 36mm 30mm
长度/mm 36mm 15mm 26mm 33mm 5mm 16mm

3.3 联轴器选型

（1）联轴器的类型

在机械设计中，联轴器是连接两轴以传递运动和扭矩的关键部件，在本次设计中驱

动电机与蜗轮蜗杆减速器的连接中就需要使用联轴器进行连接。联轴器从补偿两轴位移

能力上进行分类可以分为刚性联轴器[17]和挠性联轴器[17]，其中刚性联轴器不具备补偿两

轴相对位移的能力，挠性联轴器可以补偿两轴的相对位移，且分为无弹性元件和有弹性

元件两种。

①刚性联轴器：

刚性联轴器使用最多的类型有两种分别，是凸缘联轴器和套筒联轴器。

凸缘联轴器：

由于其的成本较低、可靠性能高、无需润滑、传递扭矩大等等优点其使用的场合也

比较广泛，但是由于不具备补偿两轴位移能力所以对安装精度要求极高，容易因为安装

误差而导致附加载荷，故不适合本次设计使用。

套筒联轴器：

其的优点为径向尺寸小，制造成本低，让其的结构紧凑，但是与也仅用于短轴连接，

而且拆卸困难，所能承受的载荷比小，故不适合本次设计使用。

②挠性联轴器：

市场上常使用的挠性联轴器又可以分为两种，一种是无弹性元件的挠性联轴器，另

一种是有弹性元件的挠性联轴器，其中无弹性元件的挠性联轴器常用型号的有齿式联轴

器和十字滑块联轴器，而有弹性元件的挠性联轴器常的型号有膜片联轴器、梅花联轴器

和弹性套柱销联轴器。

无弹性元件的挠性联轴器：

齿式联轴器：

其的承载能力较高、传动效率高、使用寿命长的优点， 让其在一些重载、低速的工

业设备中使用的极其广泛，但是其是利用内外齿轮啮合传递动力，故需要定期的润滑而

且加工成本比较高，对安装的精度比较敏感，故不适合本次设计使用。

十字滑块联轴器：

其的允许较大径向偏差（最大 0.04倍轴径）让其对一些重载且对中误差比较大的场

合比较适用，但是不适合高转速场合，在高速时离心力大容易发生磨损，而本次设计中

驱动电机的额定转速为 3000rpm，转速比较高，故不适合本次设计使用。

有弹性元件的挠性联轴器：
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膜片联轴器：

其的优点在于，耐高温、不需经常维护、抗腐蚀、精度高， 所以膜片联轴器在一些

高精度设备或者环境比较恶劣的环境使用比例比较高，就是价格比较高，过载能力比较

弱，相对于其他联轴器更加适合本次设计使用。

梅花联轴器：

其通过将弹性元件（聚氨酯、橡胶） 嵌入凸爪中，拥有较强的补偿位移的能力，缓

冲性能良好，径向尺寸小，但是其弹性元件如橡胶易发生磨损而且不耐高温，蜗轮蜗杆

减速器在工作时温度比较高，可能会使梅花联轴器工作失效，故不适合本次设计使用。

弹性柱销联轴器：

弹性柱销联轴器是在柱销外包橡胶套，具有一定的缓冲减震功能，允许一定的轴向

位移，成本低。但是其缺点与梅花联轴器相似， 都是使用的橡胶为弹性元件，在高温条

件下工作会使联轴器工作失效，故不适合本次设计使用。

总结：

对大多数比较常用的联轴器进行分析对比，虽然刚性联轴器的两款联轴器的成本都

比较低，而且结构简单紧凑对使用场景比较适应，但是不具备位移补偿能力对于安装误

差要求极高，都不适合本次设计的使用。挠性联轴器中无弹性元件的挠性联轴器缺点与

刚性联轴器相似，对安装的精度要求高或者不适合在高转速的情况下工作，这些都是不

符合本次设计的工作要求，故也都无法满足本次设计使用。而有弹性元件的挠性联轴器

中梅花联轴器和弹性柱销联轴器虽然成本比较低工作性能也能满足本次设计的要求，但

是所使用的弹性元件无法在高温的条件下工作故都不能使用在本次设计中，其膜片联轴

器虽然价格比较贵，但是可以在比较恶劣的条件下工作，其工作性能也能够符合本次设

计，故本次设计使用膜片联轴器进行设计使用。

（2）联轴器的选择

在上述对联轴器的分析比较后，确定使用膜片联轴器进行本次设计的使用，通过上

述驱动电机的选型，已知 110BL 系列高压直流无刷电机的输出轴的直径为 19mm，而与

电机连接的蜗杆轴的连接轴段的直径为 24mm，由此数据对膜片联轴器进行一个尺寸选

型。通过下图 3-6查询得出型号为 LZQ-56*63 和 LZQ-68*74 的两款膜片联轴器可以同

时满足φd1 和φd2 孔径为 19mm 和 24mm，本次设计选择 LZQ-68*74 型号的膜片联轴

器，其的额定扭矩比 LZQ-56*63 型号的膜片联轴器更大，更加适合本次设计需求。故本

次设计所使用的联轴器为 LZQ-68*74 型膜片联轴器。其 LZQ-68*74 型膜片联轴器参数

表如下表 3-5所示。

表 3-5LZQ-68*74型膜片联轴器参数表

Φd1孔径 Φd2孔径 额定扭矩 最大扭矩 最高转速

19mm 24mm 55N.m 110N.m 10000rpm
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图 3-6膜片联轴器参数表

3.4 蓄电池的计算选型

（1）蓄电池的计算

在 AGV 小车中使用了4个驱动电机，分别是驱动结构中2个 1200w 的 110BL系列

高压直流无刷电机驱动电机和顶升旋转结构中 400w 的 60BL 系列直流无刷电机顶升电

机和 150w 的 60BL 系列高压直流无刷电机旋转电机。

计算总功率 P：
P=1200×2+400+1500=2950W (3-33)

通过上述的计算得出总功率 P=2950W，但是在实际的工作中每个电机不会一直满

功率工作，而且在 AGV 内部也有其他电气元件消耗电能，由此还需要带入占空比与估

算其他耗电设备进行计算。两个 1200w 的驱动电机，在正常运行中的占空比大约在 30%-

50%，本次取 40%进行计算，而顶升电机和旋转电机的使用工作时间都比较短，只有在

搬运货物时才会使用，因此其的占空比在 30%左右，而其他耗电设备如传感器，控制系

统等，其的消耗通常占总功率的 15%。

实际总功率 P1：
P1=1200×2×40%+550×30%×1.15≈1150w (3-34)

通过把占空比与其他耗电设备耗电量带入计算，得出 AGV 小车在实际工作中的实

际总功率 P1=1150w。
能量计算 E：

E=1150w×6h=0.69kwh (3-35)

AGV 小车的额定工况工作时间为 4-6 小时，将工作时间6 小时带入计算，得出所需

要的总能量为 0.69kwh。
AGV 小车常用电压为 24V和 48V，两者对比本次设计选择 48V 蓄电池，48V系统
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可以降低电流，减少损坏，相比于 24V使用效率更高。

电池容量 C：

(3-36)

由计算出的数据与已知参数带入得出，电池容量 C=143.75Ah

（2）蓄电池的选型

AGV 电池主要分为两种，分别为三元铁锂电池和磷酸铁锂电池，两者的工作场合

也不尽相同。

三元铁锂电池：

三元铁锂电池的工作环境适合在常温和低温条件工作，在高温工作时容易失控，而

且循环寿命比较低在 800-1200 次左右，但是在低温条件中可以正常使用-30°的温度下

依然可以工作。

磷酸铁锂电池：

磷酸铁锂电池比较适合在高温条件下使用，热稳定性相对于三元铁锂电池稳定，而

且循环寿命比较高，能达到 2000 次以上，但是在低温性能就没有三元铁锂电池的性能

好，在-20°的温度下就需要辅热装置辅助工作。

总结：对与 AGV 小车来说，所使用的场景与物流仓库中，本身的环境温度比较高，

能达到 30-40°, 在 AGV 小车的内部还有两个蜗轮蜗杆减速器的散热，故电池的工作环

境温度比较高，而且 AGV 为自动充电工作制，对电池的循环寿命要求也比较高，通过

上述的分析对比，本次设计所选择的蓄电池为磷酸铁锂电池。

通过计算与对比分析，本次所使用的电池为磷酸铁锂电池、电压为 48V、电池容量

为 143.75Ah或更大，由此对蓄电池进行选型。选择宁德磷酸铁锂电池型号为 48V150AH，
其外观如下图 3-7所示。

图 3-7 48V150AH磷酸铁锂电池

其 48V150AH 型磷酸铁锂电池参数表如下表 3-6所示。其的电压为 48V 电池容量

为 150Ah，满足了上述计算得出的电池容量 C=143.75Ah，故满足 AGV 小车的正常工作

运行。
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表 3-6 48V150AH磷酸铁锂电池参数表

标准电压 电池容量 充电电压 截止放电电压 工作温度

48V 48V150AH 58.4V 42V -20℃~60℃

3.5 关键零部件的校核

3.5.1轴的校核

蜗轮轴校核：

（1）蜗轮上的作用力

蜗杆轴的转速n1：
n1=nm (3-37)

式中：—nm为驱动电机的转速，故nm=3000rpm。

蜗轮轴的转速n2：

(3-38)

式中：—i为蜗轮蜗杆的传动比，故 i=30。

由计算出的数据与已知参数带入得出，蜗轮轴的转速n2=100rpm。

蜗杆轴的输入功率P1：

P1=Pm×η联轴器 (3-39)

式中：—Pm为驱动电机的功率，故Pm=1.2kw。
—η

联轴器为电机与蜗杆轴连接的膜片联轴器的效率，故η联轴器=0.99。

由计算出的数据与已知参数带入得出，蜗杆轴的输入功率p1=1.188kw。

蜗轮轴的输入功率P2：

P2=P1×η轴承×η蜗轮蜗杆 (3-40)

式中：—η
轴承为所使用的角接触球轴承的效率，故η轴承=0.99。

—η
蜗轮蜗杆 为蜗轮蜗杆传动的效率， 由于本次设计所使用的是单头螺杆， 故

η
蜗轮蜗杆=0.7。

由计算出的数据与已知参数带入得出，蜗轮轴的输入功率P2=0.823kw。

蜗杆轴的输入转矩T1：

(3-41)

由计算出的数据与已知参数带入得出，蜗杆轴的输入转矩T1=3.78N.m。

蜗轮轴的输入转矩T2：

(3-42)

由计算出的数据与已知参数带入得出，蜗轮轴的输入转矩T2=78.60N.m。

圆周力Ft：
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(3-43)

式中：—d1为蜗杆的分度圆直径，故d1=40mm。

由计算出的数据与已知参数带入得出，圆周力Ft=189N。

轴向力Fa：

(3-44)

式中：—d2为蜗轮的分度圆直径，故d2=120mm。

由计算出的数据与已知参数带入得出，轴向力Fa=1310N。

径向力Fr：
Fr=Fa× tan an (3-45)

式中：—an=20°

由计算出的数据与已知参数带入得出，径向力Fr=476.8N。

蜗轮上的轴向力、圆周力和径向力分别与蜗杆上的圆周力、轴向力和径向力大小相

等，方向相反[13]，即蜗轮上的作用力为：

圆周力Ft1：
Ft1=Fa=1310N (3-46)

轴向力Fa1：
Fa1=Ft=189N (3-47)

径向力Fr1：
Fr1=Fr=476.8N (3-48)

（2）计算支承反力

通过查询所使用的角接触轴承型号为 7206C 使用手册 [18]， 得出压力角中心

a=21.3mm。

第一段轴中点到轴承压力中心距离l1：

(3-49)

由计算出的数据与已知参数带入得出， 第一段轴中点到轴承压力中心距离

l1=54.3mm。

轴承压力中心到蜗轮支点距离l2：

(3-50)

式中：B—为蜗轮的宽度，故B=33.6mm。

由计算出的数据与已知参数带入得出，轴承压力中心到蜗轮支点距离l2=21.5mm。

蜗轮支点到轴承压力中心距离l3：

(3-51)

由计算出的数据与已知参数带入得出，蜗轮支点到轴承压力中心距离l3=16.5mm。
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垂直面支承反力：

(3-52)

式中：—d2为蜗轮的分度圆直径，故d2=120mm。

由计算出的数据与已知参数带入得出，FNV1=505.5N。

(3-53)

由计算出的数据与已知参数带入得出，FNV2=-28.7N。

水平面支承反力：

(3-54)

由计算出的数据与已知参数带入得出，FNH1=568.8N。

(3-55)

由计算出的数据与已知参数带入得出，FNH2=741.2N。

（3）计算轴的弯矩，做弯矩图

截面 C 处的水平弯矩：

MCH1=FNH1 l2 (3-56)
由计算出的数据与已知参数带入得出，MCH1=12229.2N.mm。

截面 C 处的垂直弯矩：

MCV1=FNV1 l2 (3-57)
由计算出的数据与已知参数带入得出，MCV1=10868.3N.mm。

(3-58)

由计算出的数据与已知参数带入得出，MCV2=-471.7N.mm。

分别作水平面的弯矩图（b）和垂直面弯矩图（c）。

截面 C 处的合成弯矩：

(3-59)

由计算出的数据与已知参数带入得出，MC1=16360.7N.mm。

(3-60)

由计算出的数据与已知参数带入得出，MC2=12238.3N.mm。作合成弯矩图（d）。

转矩T2：
通过上述计算出的蜗轮轴的转矩T2=78600N.mm。作转矩图（e）。

涡轮轴受力分析图如下图 3-8涡轮轴受力分析图所示。
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16.5mm

=12229.2N.m

=10868.3N.m

=-471.7N.m

=16360.7N.m

=12238.3N.m

=78600N.m

图 3-8涡轮轴受力分析图

21.5mm54.3mm
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按弯矩合成应力校核轴的强度：

通常只校核轴上承受最大弯矩和扭转的截面（即危险截面 C左侧）的强度。必要时

也对其他危险截面（扭矩较大且轴径较小的截面）进行强度校核。取 α=0.6，则有

抗弯截面系数W：

(3-61)

式中：—d为截面 C段轴径直径，故 d=30mm。

由计算出的数据与已知参数带入得出，抗弯截面系数W=2650.7mm3。

抗扭截面系数WT：

(3-62)

由计算出的数据与已知参数带入得出，抗扭截面系数WT=5301.4mm3。

当量应力σca：

(3-63)

由计算出的数据与已知参数带入得出，当量应力σca=18.83Mpa＜[σ1b]=60Mpa。故设

计的轴有足够的强度，并有一定的裕度，满足需求。

本设计中其他轴校核方法与上相同，同理校核合格。

3.5.2轴承的选择及校核

（1）轴承的选择

在蜗轮蜗杆减速器中，在蜗轮蜗杆啮合传动时，会同时产生较大的轴向和径向载荷，

因此所使用的轴承必须可以同时承载两个方向的载荷，故本次设计所采用的轴承为角接

触球轴承，其能同时承受径向、轴向联合载荷，公称接触角越大，轴向承载能力也越大。

通过上述的计算，本次设计所选择的轴承的型号为 7206AC，其轴承参数表[18]如下

表 3-7所示。

表 3-7 7206AC轴承参数表

轴承代号 内径 d 外径 D 厚度 B 额定动载荷Cr 额定静载荷C0r

7206AC 30mm 62mm 16mm 22.0KN 14.2KN

轴承采用正装，要求寿命为Lh=48000h。其安装示意图如下图 3-9所示。

图 3-9轴承安装示意图
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当 Fa/Fr≤0.68 时 Pr=Fr、当 Fa/Fr>0.68 时 Pr=0.41Fr+0.87Fa。

由前面对涡轮轴校核时，已知轴的水平面和垂直面的支反力，则可以计算得到合成

支反力：

(3-64)

由计算出的数据与已知参数带入得出，FN1=761.0N。

(3-65)

由计算出的数据与已知参数带入得出，FN2=741.8N。
Fd1=0.68FN1 (3-66)

由计算出的数据与已知参数带入得出，Fd1=517.5N。
Fd2=0.68FN1 (3-67)

由计算出的数据与已知参数带入得出，Fd2=504.4N。

由前面计算得出轴向力Fa1=189N。

由 Fa1+Fd2=189+504.4=693.4>Fd1=517.5N。由计算得出，轴承 1 被“压紧”，轴承 2
被“放松”。

Fae=Fa1+Fd2 (3-68)
由计算出的数据与已知参数带入得出，Fae=693.4N。

Fa2=Fd2 (3-69)
由计算出的数据与已知参数带入得出，Fa2=504.4N。

(3-70)

(3-71)

根据上述计算结果，进行查表（16-11）[13]，得出 X1=0.41，Y1=0.87，X2=1，Y2=0，

故当量动载荷为：

P1=X1∙FN1+Y1∙Fae (3-72)
由计算出的数据与已知参数带入得出，P1=915.3N。

P2=X2∙FN2+Y2∙Fa2 (3-73)
由计算出的数据与已知参数带入得出，P2=741.8N。

因轴的结构要求两端选择相同的尺寸的轴承，现P1＞P2，故应以轴承 1 的径向当量

动载荷P1为计算依据。因为AGV小车在运行过程中都是一个比较平稳的状态，而且AGV
小车在工作中也不允许有比较大的冲击存在，故通过查表 16-9取fp=1.2。轴承的工作温

度都小于 100°温度，故通过查表 16-8取ft=1。所以

(3-74)

由计算出的数据与已知参数带入得出，Cr1=7253N＜Cr=22000N，因为Cr1＜Cr，故所
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选择的 7206AC轴承适合本次设计的使用。

(3-75)

由计算出的数据与已知参数带入得出，Lh=1339318h＞48000h，故所选择的 7206AC
轴承使用寿命也满足要求。

3.5.3键连接的强度校核

在设计中，所有的键连接都使用的是平键连接，因为蜗轮蜗杆的设计中，蜗杆与轴

设计成一体轴，不采用键连接，故本次校核蜗轮轴与蜗轮处的平键，因为其的轴径较小，

而且载荷较大，故优先校核此键。

通过蜗轮蜗杆的设计计算中，已知蜗轮的转矩T2=80220N ∙ mm = 80.22N.m，且通

过连接轴段的直径 d=32mm 通过查国标(GB/T1095-2003)[17]得出，A 型键的尺寸为：

b×h×L=10×8×25。

键工作长度l1：
l1=L-b (3-76)

由计算出的数据与已知参数带入得出，键工作长度l1=15mm。

键与蜗轮接触高度k：
k=0.5h (3-77)

由计算出的数据与已知参数带入得出，键与蜗轮接触高度k=4mm。

挤压强度校核σp：

(3-78)

由计算出的数据与已知参数带入得出，σp=83.56Mpa，通过上述的设计已知蜗轮的

材料为锡青铜 ZGuSn10P1，其的许用挤压应力[σp]=110Mpa，故σp < [σp]，该键连接强

度满足要求。

本设计中其他平键校核方法与上相同，同理校核合格。

4 AGV顶升旋转结构设计

4.1 滚珠丝杆的计算选型

通过上述的方案选择，平板式 AGV 小车的顶升旋转结构采用：丝杠顶升+回转轴承

方案，其顶升机构通过电机带动内齿型回转支承，回转支承内圈齿轮进行旋转运动，带

动三根滚珠丝杆头部齿轮，从而带动三根丝杆的同步运动，实现平板式 AGV 小车顶升

平台的上升或下降。

（1）丝杆载荷计算：

单根丝杆静载荷Fs：

(4-1)
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式中：M—为顶升平台的负载与平台自重，考虑到小车的额定负载是 500kg，其他

零部件的重量，故设在计算中顶升平台总质量M=600kg。

由计算出的数据与已知参数带入得出，单根丝杆静载荷Fs=1960N。
垂直方向动载荷Fv：

(4-2)

式中：a—为顶升机构运动时的加速度，考虑到负载重量较大，而且顶升行程较短，

故在本次设计中取a=0.1m/s2。
由计算出的数据与已知参数带入得出，垂直方向动载荷Fv=1980N。

惯性力动载荷Fi：
Fi=M∙a (4-3)

平板式 AGV 小车在顶起货物后会进行运动将货物运输至目的地，这时丝杆还需要

承受水平方向的惯性力，将平板式 AGV 小车的运动加速度a=0.3m/s2带入计算，得出惯

性力动载荷Fi=180N。
坡度动载荷Fp：

°Fp=M∙g∙sin5 (4-4)

在平板式 AGV 小车运动过程中，物流仓库的地面会存在一定的坡度，根据初始数

据可知物流仓库的坡度为 0-3°, 考虑到安全余量给小车计算坡度为5°, 数据带入计算

得出坡度动载荷Fp=513N。

水平方向动载荷Fh：

Fh=Fi+Fp (4-5)

通过对平板式 AGV 小车在水平地面运动时的动载荷和在遇到坡度运动时的动载荷

进行计算合并，得出水平方向动载荷Fh=693N。

单根丝杆动载荷Fd：

(4-6)

通过上述计算出的水平方向和垂直方向的动载荷数据，由计算出的数据与已知参数

带入得出单根丝杆动载荷Fd=1994N。
（2）丝杆选型：

丝杆导程计算Ph：

(4-7)

式中：v—为平板式 AGV 小车的顶升平台的顶升速度，v=0.01m/s。
1500—为预设电机的额定转速设 1500rpm。
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由计算出的数据与已知参数带入得出，Ph=0.4mm。在滚珠丝杆的导程的选择需要大

于等于 0.4mm，通过对市场上所使用的标准导程选择，确定丝杆导程Ph取 5mm＞0.4mm
满足条件

每分钟往返次数N：

(4-8)

式中：l—为单次运动行程，在初始参数中给出顶升平台顶升距离为 60mm，故

l=60mm。由计算出的数据与已知参数带入得出每分钟往返次数N=5次/min。

额定动载荷校核Ca：

(4-9)

式中：Lh—为预期寿命，本设计中设定Lh=10000h。

由计算出的数据与已知参数带入得出，C1=6614N。
额定静载荷校核Coa：

Coa≥C2=Fs×f (4-10)
式中：Fs—为单根丝杆静载荷，已由上文计算出Fs=1960N。
f—为安全系数，取f=1.5。

由计算出的数据与已知参数带入得出，C2=2940N。
（3）丝杆长度：

AGV 小车的额定顶升高度为 60mm，同时需要考虑丝杆在安装中需要配合螺母的厚

度与顶升旋转平台的支撑底板的厚度等空间预留，因此丝杆长度为 155.25mm。

由计算出的数据与已知参数带入得出，额定动载荷校核Ca≥6614N。

根据所校核的额定动负载Ca≥6614N，取安全系数 f=1.5，故安全动载荷C1=9921N，

进行对滚珠丝杆的选型，上述计算确定了滚珠丝杆的导程Ph取 5mm，以此为基础进行选

择，选择杰斯特滚珠丝杆 SFNI 系列，型号为 SFNI04005-4 型滚珠丝杆外观如下图 4-1
所示 ，其的额定动负载Ca=2110kgf（换算约等于 20678N）＞9921N ，额定静载荷

Coa=7988kgf（换算约等于 78282N）＞2940N，故满足需求。

图 4-1SFNI系列滚珠丝杆
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滚珠丝杆的参数表如表 4-1所示。
表 4-1SFNI系列滚珠丝杆参数表

轴径 d 导程Ph 滚珠直径Da 额定动负载Ca 额定静负载Coa

40mm 5mm 3.175mm 2110kgf 7988kgf

4.2 顶升机构回转支承计算选型

（1）顶升回转支承载荷计算：

垂直方向载荷：

静态载荷Fs1：
Fs1=M∙g (4-11)

滚珠丝杆作为顶升回转支承的支撑，计算回转支承时M=600kg，由计算出的数据与

已知参数带入得出，静态载荷Fs1=5880N。

动态载荷Fv1：
Fv1=M∙a (4-12)

将顶升加速度a=0.1m/s2数据带入计算得出动态载荷Fv1=60N。

升降颠覆力矩M1：

M1=(Fs1+Fv1)∙d (4-13)
在顶升中，顶升平台顶升高度为 60mm，设负载中心距顶升平台中心距离d=0.06m，

由计算出的数据与已知参数带入得出，升降颠覆力矩M1=356.4N。

垂直总载荷Fsum1：
Fsum1=(Fs1+Fv1)∙fs (4-14)

根据（JB/T2300-1999 标准）[20]中回转支承安全系数表如图 4-2所示得出，取安全

系数fs = 1.10，由计算出的数据与已知参数带入得出，垂直总载荷Fsum1=6534N。

图 4-2 回转支承安全系数表
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水平方向载荷计算：

惯性力动载荷Fi1：
Fi1=M∙a (4-15)

由计算出的数据与已知参数带入得出，惯性力动载荷Fi1=180N。
坡度动载荷Fp1：

°Fp1=M∙g∙sin5 (4-16)

由计算出的数据与已知参数带入得出，坡度动载荷Fp1=513N。

水平颠覆力矩M2：

M2=(Fi1+Fp1)∙d1 (4-17)

在小车水平方向运动时，考虑小车顶升平台上货物中心与顶升平台中心点不在一点

有一定偏移值，和小车在运行中存在货物在顶升平台出现滑动的特殊情况，故设小车的

水平方向中心与顶升平台的中心距离d1 =0.5m ，数据带入计算得出水平颠覆力矩

M2=346.5N。

水平方向动载荷Fh1：

Fh1=(Fi1+Fp1)∙fs (4-18)

由计算出的数据与已知参数带入得出，水平方向动载荷Fh1=762.3N。
（2）顶升回转支承选型：

结构类型选择：

本次设计所采用的回转支承结构类型为单排四点接触球式薄齿系列，承载角 45°,

其适合中等载荷的负载运行，承载能力高，重量小，高转速场景。而其他结构如三排滚

柱式承载能力虽然大很多，相对应与本次中高负载场景不适用且重量较大，故优先选择

单排四点接触球式性薄齿系列价比高相对较高。

静态等效载荷Fa
、
1：

Fa
、
1=(1.225∙Fsum1+2.676∙Fh1)∙fs (4-19)

式中：fs—为安全系数，由上述选定已知fs = 1.10。
Fsum1—为垂直总载荷，由上文计算得出垂直总载荷Fsum1=6534N。
根据（JB/T2300-1999 国家标准）[20]回转支承选型计算方法，对静态等效载荷Fa

、
1进

行计算，由上文计算出的数据与已知参数带入得出，静态等效载荷Fa
、
1=11049N=11.049KN。

静态参照力矩M、
1 ：

M 、
1 =1.225∙M∙fs (4-20)

式中：M—为颠覆力矩，本次计算为顶升回转支承的计算，故取M、
1 =M1=356.4N。

数据带入计算得M、
1 =480N。
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图 4-3承载曲线图

通过上述的计算，选择顶升内齿式回转支承，型号为：062.20.0644.500.01.1503 型，

其型号对应图 4-3中曲线@，通过计算出的静态等效载荷Fa
、
1和静态参照力矩M、

1 数值，

带入图中可知该型号的承载荷曲线的大于所计算出的负载值，完全符合本次设计使用要

求。

内齿式回转支承，结构图如图 4-4所示。

图 4-4 内齿式回转支承结构图

型号为：062.20.0644.500.01.1503 型内齿式回转支承，尺寸参数表如下表 4-2所示。
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表 4-2顶升内齿式回转支承参数表

名称 尺寸

外圈外径Da 716mm
内圈内径Di 547.2mm
单圈高度H1 45.5mm
单圈高度H2 45.5mm
外圈高度差Hu 10.5mm

总高 H 56mm
直径 O 645.5mm
直径 U 642.5mm

分度圆直径 d 558mm
模数 m 6mm
齿数 z 93
齿宽 b 45.5

4.3 旋转机构回转支承计算选型

（1）旋转回转支承载荷计算：

1、垂直方向载荷计算：

静态载荷Fs2：
Fs2=M∙g (4-21)

由计算出的数据与已知参数带入得出，静态载荷Fs2=5880N。

动态载荷Fv2：
Fv2=M∙a (4-22)

由计算出的数据与已知参数带入得出，动态载荷Fv2=60N。

升降颠覆力矩M3：

M3=(Fs2+Fv2)∙d (4-23)
设负载中心距顶升平台中心距离d=0.06m，由计算出的数据与已知参数带入得出，

升降颠覆力矩M3=356.4N。

垂直总载荷Fsum2：
Fsum2=(Fs2+Fv2+)∙fs (4-24)

根据图 4-2得出，回转支承安全系数fs = 1.10，由计算出的数据与已知参数带入得

出，垂直总载荷Fsum2=6534N。

2、水平方向载荷计算：

惯性力动载荷Fi2：
Fi2=M∙a (4-25)

由计算出的数据与已知参数带入得出惯性力动载荷Fi2=180N。
坡度动载荷Fp2：
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°Fp2=M∙g∙sin5 (4-26)

由计算出的数据与已知参数带入得出，坡度动载荷Fp2=513N。

水平颠覆力矩M4：

M4=(Fi2+Fp2)∙d1 (4-27)

设小车的水平方向中心与顶升平台的中心距离d1=0.5m，由计算出的数据与已知参

数带入得出，平颠覆力矩M4=346.5N。

水平方向动载荷Fh2：

Fh2=(Fi2+Fp2)∙fs (4-28)

由计算出的数据与已知参数带入得出，水平方向动载荷Fh2=762.3N。
3、旋转载荷：

摩擦力矩Tf：

(4-29)

式中：μ—表示轴承摩擦系数，为 0.01；

D—表示回转支承节圆直径，取 200mm；

由计算出的数据与已知参数带入得出摩擦力矩Tf=6.6Nm。

角加速度α:

(4-30)

式中：t—表示旋转时间，设旋转时间为 3-4s，故取4s。
由计算出的数据与已知参数带入得出，角加速度α=0.4rad/s2

惯性力矩Ti：
Ti=M∙r2∙α (4-31)

式中：r—表示旋转半径，根据旋转平台尺寸，取0.55m；

由计算出的数据与已知参数带入得出，惯性力矩Ti=72.6Nm。

总旋转扭矩Tt：
Tt=Tf+Ti (4-32)

由计算出的数据与已知参数带入得出，总旋转扭矩Tt=79.2Nm。

（2）旋转回转支承选型

静态等效载荷Fa
、
2：

Fa
、
2=(1.225∙Fsum2+2.676∙Fh2)∙fs (4-33)

根据 JB/T2300-1999[20]标准回转支承选型计算方法，对静态等效载荷Fa
、
2进行计算，

数据带入计算得出静态等效载荷Fa
、
2=10044N=10.044KN。

静态参照力矩M2
、
：



桂林信息科技学院毕业设计（论文）说明书 第44页共 66 页

(4-34)

式中：M—为颠覆力矩，本次计算为旋转回转支承的计算，故取M2
、=M4=346.5N。

由计算出的数据与已知参数带入得出，M2
、=467N

通过上述的计算，选择旋转外齿式回转支承，型号为：DWa20.200 型。

图 4-5旋转回转支承承载曲线图

其型号对应上图 4-5中曲线 1，通过计算出的静态等效载荷Fa
、
2和静态参照力矩M2

、

数值，带入图中可知该型号的承载荷曲线的远大于所计算出的负载值，故符合设计要求。

外齿式回转支承，结构图如下图 4-6所示：

图 4-6外齿式回转支承结构图

型号：DWa20.200 型外齿式回转支承，尺寸参数表如下表 4-3所示。
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表 4-3旋转外齿式回转支承参数表

名称 尺寸

齿顶圆da 300mm
内圈内径d 120mm
单圈高度H1 50mm
内圈高度差h 10mm

总高 H 60mm
直径 DL 200mm
直径d1 199mm

分度圆直径 d 294mm
模数 m 3mm
齿数 z 98
齿宽 b 40

4.4 顶升机构小齿轮计算设计

（1）顶升机构小齿轮计算

选择材料与使用应力：

小齿轮材料所选用的材料为 40MnB调质,齿面硬度达到 241~286HBS,相应的疲劳强

度取均值，σHlim=720MPa，σFE=595MPa，由表（11-5）[13]，取SH=1.1，SF=1.25,由上述

参数计算出许用应力。

许用接触应力[σH]：

(4-35)

由计算出的数据与已知参数带入得出，许用接触应力[σH]=655MPa。

许用弯曲应力[σF]：

(4-36)

由计算出的数据与已知参数带入得出，许用弯曲应力[σF]=476MPa。

根据上述回转支承的计算选型，从表 4-3旋转外齿式回转支承参数表得出，回转支

承的齿数z2=93、模数 m=6、齿宽b2=45.5、分度圆直径d2=558，由回转支承参数确定，

小齿轮的模数 m=6，小齿轮的齿数z1=17，标准的齿轮齿数应不小于 17，本次设计因为

空间有限，考虑齿轮的根切现象故取小齿轮齿数为 17，在设计中小齿轮的齿宽应该大于

小齿轮齿宽。

小齿轮的齿宽b1：
b1=b2+(5+10) (4-37)

由计算出的数据与已知参数带入得出，小齿轮的齿宽b1=51mm。

小齿轮转矩T1：
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(4-38)

式中P为顶升电机的功率，取P=400W。n1为小齿轮的转速，取n1=120rpm。由计算出

的数据与已知参数带入得出，小齿轮转矩T1=31834N.mm。

通过查表 11-4[13]取ZE=188.9√MPa，u=i12=5.47。
传动比i12：

(4-39)

由计算出的数据与已知参数带入得出，传动比i12=5.47。

分度圆直径d2：
d2=z1×m (4-40)

由计算出的数据与已知参数带入得出，分度圆直径d2=102mm。

齿顶高ha=：

ha=h*a×m (4-41)

式中：h*a—为齿顶高系数，根据国家标准h*a=1mm。

由计算出的数据与已知参数带入得出，齿顶高ha==6mm。

顶隙C：

C=C*×m (4-42)

式中：C*—为顶隙系数，根据国家标准C*=0.25。

由计算出的数据与已知参数带入得出，顶隙C=1.5mm。

齿根高hf：
hf=ha+C (4-43)

由计算出的数据与已知参数带入得出，齿根高hf=7.5mm。

齿高h：
h=ha+hf (4-44)

由计算出的数据与已知参数带入得出，齿高h=13.5mm。

齿顶圆直径da：
da=d2+2ha (4-45)

由计算出的数据与已知参数带入得出，齿顶圆直径da=114mm。

齿根圆直径df：
df=d2 -2hf (4-46)

由计算出的数据与已知参数带入得出，齿根圆直径df=87mm。

中心距a：

(4-47)

数据带入计算得出中心距a=228mm。
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通过查图 11-8[13]与图 11-9[13]得出小齿轮齿形系数[YFa]=3.1，应力修正系数[YSa]=1.53。
设齿轮按 8级精度计算，由图 11-3[13]取载荷系数 K=1.2

验算齿轮弯曲强度σF：

(4-48)

数据带入计算得出齿轮弯曲强度σF=11.6MPa≤[σF]=476MPa，安全。

验算齿轮齿面接触强度σH：

(4-49)

数据带入计算得出齿轮齿面接触强度σH=195MPa≤[σH]=655MPa，安全。

顶升小齿轮的尺寸参数表如下表 4-4所示。

表 4-4顶升小齿轮参数表

名称 尺寸

模数 m 6
齿数 z 17个
齿宽 b 51mm
中心距 a 228mm
齿顶高 ha 6mm
齿根高 hf 7.5mm
齿高 h 13.5mm

齿顶圆 da 114mm
分度圆 d2 102mm
齿根圆 df 87mm

（2）顶升机构小齿轮结构设计

通过上述的计算，已知顶升小齿轮的分度圆直径为 102mm，直径较小的齿轮可做成

实心结构。[13]

4.5 旋转机构小齿轮计算设计

（1）旋转机构小齿轮计算

选择材料与使用应力：

小齿轮材料所使用的材料选用 40MnB调质,齿面硬度为 241~286HBS,相应的疲劳强

度取均值，σH lim=720MPa，σFE=595MPa，由表（11-5）[13]，取SH=1.1，SF=1.25，由上

述参数计算出许用应力。

许用接触应力[σH]：

(4-50)

由计算出的数据与已知参数带入得出，许用接触应力[σH]=655MPa。

许用弯曲应力[σF] :
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(4-51)

由计算出的数据与已知参数带入得出，许用弯曲应力[σF]=476MPa。

根据上述回转支承的计算选型，从表 4-2得出，回转支承的齿数z=98、模数 m=3、
齿宽 b=40、分度圆直径 d=294，由回转支承参数确定，小齿轮的模数 m=3，小齿轮的齿

数z1=17，标准的齿轮齿数应不小于 17，本次设计因为空间有限，考虑齿轮的根切现象

故取小齿轮齿数为 17。
在设计中小齿轮的齿宽应该大于小齿轮齿宽。

小齿轮齿宽b1：
b1=b2+(5+10) (4-52)

由计算出的数据与已知参数带入得出，小齿轮的齿宽b1 = 45mm。

小齿轮转矩T1：

(4-53)

式中P为顶升电机的功率，取P=150W。n1为小齿轮的转速，取n1=86.55rpm。数据带

入计算得出小齿轮转矩T1=16551N.mm。

通过查表 11-4取ZE=188.9√MPa，u=i12=5.77。
传动比i12：

(4-54)

由计算出的数据与已知参数带入得出，传动比i12=5.77。

分度圆直径d2：
d2=z1×m (4-55)

由计算出的数据与已知参数带入得出，分度圆直径d2=51mm。

齿顶高ha：

ha = h*a×m (4-56)

式中：h*a—为齿顶高系数，根据国家标准h*a=1mm。

由计算出的数据与已知参数带入得出，齿顶高ha=3mm。

顶隙C：

C=C*×m (4-57)

式中：C*—为顶隙系数，根据国家标准C*=0.25。

由计算出的数据与已知参数带入得出，顶隙C=0.75mm。

齿根高hf：
hf=ha+C (4-58)

由计算出的数据与已知参数带入得出，齿根高hf=3.75mm。
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齿高h：
h=ha+hf (4-59)

由计算出的数据与已知参数带入得出，齿高h=6.75mm。

齿顶圆直径da：
da=d2+2ha (4-60)

由计算出的数据与已知参数带入得出，齿顶圆直径da=57mm。

齿根圆直径df：
df=d2 -2hf (4-61)

由计算出的数据与已知参数带入得出，齿根圆直径df=43.5mm。

中心距a：

(4-62)

由计算出的数据与已知参数带入得出，中心距a=172.5mm。

通过查图 11-8[13]与图 11-9[13]得出小齿轮齿形系数[YFa]=3.1，应力修正系数[YSa]=1.53。
设齿轮按 8级精度计算，由图 11-3[13]取载荷系数 K=1.2

验算齿轮弯曲强度σF：

(4-63)

数据带入计算得出齿轮弯曲强度σF=27.36MPa≤[σF]=476MPa，安全。

验算齿轮齿面接触强度σH：

(4-64)

数据带入计算得出齿轮齿面接触强度σH=298MPa≤[σH]=655MPa，安全。

旋转小齿轮的尺寸参数表如下表 4-5所示。

表 4-5旋转小齿轮参数表

名称 尺寸

模数 m 3
齿数 z 17个
齿宽 b 45mm
中心距 a 172.5mm
齿顶高 ha 3mm
齿根高 hf 3.75mm
齿高 h 6.75mm

齿顶圆 da 57mm
分度圆 d2 51mm
齿根圆 df 43.5mm

（2）旋转机构小齿轮结构设计

通过上述的计算，已知顶升小齿轮的分度圆直径为 51mm，直径较小的齿轮可做成
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实心结构。

4.6 顶升机构驱动电机计算选型

（1）滚珠丝杆转速ns：

(4-65)

式中：v—为顶升平台的升降高度即v=0.01m/s。

Ph—为滚珠丝杆的导程，上述滚珠丝杆的计算选型中确定了滚珠丝杆的导程为 5，
故Ph=5mm=0.005m。

由计算出的数据与已知参数带入得出，滚珠丝杆转速ns=120rpm。

（2）滚珠丝杆扭矩Tt：

(4-66)

式中：Fv—为单根滚珠丝杆的动载荷由计算得出为 1980N。
ηs—为滚珠丝杆的效率，滚珠丝杆的效率在 0.9-0.96 中间，本次设计中取ηs=0.9。
由计算出的数据与已知参数带入得出，滚珠丝杆扭矩Tt=5.252Nm。

（3）回转支承总扭矩Tr：

(4-67)

式中：i12—为内齿型回转支承与小齿轮的传动比，经过上述计算得出i12=5.5。
ηg—为齿轮传动的效率，本次设计取 0.95 即ηg=0.95。

由计算出的数据与已知参数带入得出，回转支承总扭矩Tr=30.41Nm。

（4）小齿轮扭矩Tdp：

(4-68)

由计算出的数据与已知参数带入得出，小齿轮扭矩计算Tdp=5.82Nm。

（5）直角减速机选型

在上述滚珠丝杆的转速计算中得出，ns=120rpm，由于滚珠丝杆头部的小齿轮与驱

动的小齿轮一致，故得出小齿轮的转速nd=120rpm，输出的转速较低而一般电机无法达

到，故需要使用直角减速机进行降速。

电机减速比ie：

(4-69)

式中：nrs—为顶升电机的额定转速，在这里取nrs=3000rpm。

由计算出的数据与已知参数带入得出， 电机减速比ie=25，本次设计我们选用
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ZLR120-L2-25 直角行星减速机，外观如图 4-7所示。传动效率ηr=0.95。

图 4-7 ZLR120-L2-25直角行星减速机

ZLR120-L2-25 直角行星减速机参数表如表 4-6所示，其的输入额定转速和输出额

定力矩都满足设计计算需求，故选择ZLR120-L2-25 型直角行星减速机满足设计要求。

表 4-6ZLR120-L2-25 直角行星减速机参数表

减速比 i 额定输出力矩 T1 最大输出力矩 T2 额定输入转速 n1 最大输入转速 n2

25 330Nm 990Nm 4000rpm 8000rpm

（6）顶升电机扭矩Tm：

(4-70)

由计算出的数据与已知参数带入得出，顶升电机扭矩Tm=0.613Nm。

（7）顶升电机转速nm：
nm=nd ∙ie (4-71)

由计算出的数据与已知参数带入得出，顶升电机转速nm=3000rpm。

（9）顶升电机功率Pm：

(4-72)

由计算出的数据与已知参数带入得出，顶升电机功率Pm=77W。

考虑机械设计中的安全系数选取为 f=1.5，计算电机的选择功率 77×1.5=115W，故

选择 60BL 系列直流无刷电机型号为：60BL(1)4030L404 型，电机外观如下图 4-8所示。

图 4-8 60BL(1)4030L404 型无刷电机
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电机具体参数如下表 4-7所示。
表 4-7 660BL(1)4030L404 型无刷电机参数表

额定功率 额定转速 额定转矩 额定电流 额定电源电压

400W 3000rpm 1.27N.m 11A 48V

电机功率400W满足安全系数 f=1.5计算的出的选择功率 115W，额定转矩为 1.27Nm

满足了计算出的扭矩 0.613Nm，故该电机完全满足顶升平台的驱动需求。

4.7 旋转机构驱动电机计算选型

（1）旋转回转支承转速nh：

(4-73)

式中：1—表示旋转的圈数

4—表示旋转一圈所需要的时间，取 4s进行计算。

由计算出的数据与已知参数带入得出，旋转回转支承转速nh=15rpm。

（2）小齿轮转速nx：
nx=nh×i12 (4-74)

式中：i12—表示旋转回转轴承与小齿轮的传动比，取i12=5.77。
由计算出的数据与已知参数带入得出，小齿轮转速nx=86.55rpm。

（3）直角减速机的选型

由计算出的数据与已知参数带入得出需要输出的转速为 86.55rpm，转速过低普通电

机无法达到，故需要通过减速器实现减速。

减速比ie1：

(4-75)

式中：n—表示电机的额定转速，取n=3000rpm。

由计算出的数据与已知参数带入得出，减速比ie1为 35。

由计算出的数据与已知参数带入得出，直角减速机的减速比为 35，进行直角减速机

的选型，在这里我们选用 ZLR120-L2-35 直角行星减速机，如图 4-9所示，传动效率

ηr=0.95。

图 4-9 ZLR120-L2-35直角行星减速机
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ZLR120-L2-35 直角行星减速机参数表如表 4-8所示，其的输入额定转速和输出额

定力矩都满足设计需求，故选择 ZLR120-L2-35直角行星减速机满足要求。

表 4-8ZLR120-L2-35 直角行星减速机参数表

减速比 i 额定输出力矩 T1 最大输出力矩 T2 额定输入转速 n1 最大输入转速 n2

25 330Nm 990Nm 4000rpm 8000rpm

（4）轴向载荷Fa：
Fa=M∙g (4-76)

由计算出的数据与已知参数带入得出，轴向载荷Fa=5880N。

（5）摩擦力矩Tf：

(4-77)

式中：μ—为摩擦系数，滚动轴承典型值：0.01~0.02，取 0.01进行计算

DL—为旋转回转支承节圆直径，通过上述选型已知为200mm。

由计算出的数据与已知参数带入得出，摩擦力矩Tf=5.88Nm。
（6）角加速度α:

(4-78)

式中：θ—为旋转角度，θ = 2π。

t—为旋转时间，取4s。
由计算出的数据与已知参数带入得出，角加速度α=0.785rpm/s2。

（7）负载转动惯量J：

(4-79)

假设负载均匀分布在节圆上，重心居中。

由计算出的数据与已知参数带入得出，负载转动惯量J=6。

惯性力矩Ti：
Ti=J∙α (4-80)

由计算出的数据与已知参数带入得出，惯性力矩Ti=4.71Nm。

（8）总负载扭矩Tt：
Tt=Tf+Ti (4-81)

由计算出的数据与已知参数带入得出，总负载扭矩Tt=10.59Nm。

（9）小齿轮扭矩Tdp2：

(4-82)

式中：i12—为外齿型回转支承与小齿轮的传动比，i12=5.77。
ηg为齿轮传动的传动效率，取ηg=0.95。
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由计算出的数据与已知参数带入得出，小齿轮扭矩Tdp2=1.94Nm。

（10）旋转电机扭矩Tm1：

(4-83)

式中：ηr—为直角减速机的传动效率，取ηr=0.95。

由计算出的数据与已知参数带入得出，旋转电机扭矩Tm1=0.059Nm。

（11）旋转电机转速nm1：
nm1=nx ∙ie1 (4-84)

由计算出的数据与已知参数带入得出，旋转电机转速nm1=3000rpm。

（12）旋转电机功率Pm1：

(4-85)

由计算出的数据与已知参数带入得出，旋转电机功率Pm1=19W。

取安全系数为 f=1.5，计算出电机的功率19 × 1.5 = 28.5W，故本次设计选择旋转电

机为 60BL 系列高压直流无刷电机，型号为：60BL(1)1530L404 型，电机外观如图 4-10
所示。

图 4-10 60BL(1)1530L404 型无刷电机

电机具体参数如下表 4-9所示。
表 4-9 60BL(1)1530L404型无刷电机参数表

额定功率 额定转速 额定转矩 额定电流 额定电源电压

150W 3000rpm 0.4N∙m 4A 48V

电机功率 150W满足安全系数 1.5=f计算的出的选择功率 28.5W，额定转矩为 0.4Nm
满足了计算出的扭矩 0.059Nm，故该电机完全满足顶升平台的驱动需求。

5 AGV三维建模与有限元分析

5.1 AGV三维模型

5.1.1AGV驱动结构三维模型

AGV驱动结构作为 AGV 小车的运动支撑，需要对 AGV提供动力源，由于 AGV 的
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高负载，驱动结构不仅需要提供大扭矩还需要保证运动的可靠性，使用本次设计中使用

电机与蜗轮蜗杆减速器进行驱动，既可以实现扭矩的发大，实现电机的低扭矩高转速通

过蜗轮蜗杆减速机后输出成低转速高扭矩，利用蜗轮蜗杆的自锁性也能保证 AGV 小车

的运动可靠性。

整个驱动结构动力源通过驱动电机输出，通过膜片联轴器将驱动电机与蜗轮蜗杆减

速器内蜗杆轴连接，随后带动蜗杆轴旋转，涡轮轴与蜗轮进行啮合传动，从而带动蜗轮

轴进行运动，涡轮轴则与驱动轮连接，从而带动驱动轮进行旋转，实现 AGV 小车的运

动。驱动结构三维模型如下图 5-1所示。

图 5-1AGV驱动结构三维模型图

5.1.2AGV顶升旋转结构三维模型

AGV 小车中的顶升旋转结构作为本次设计的三大结构之一，对 AGV 小车的智能化

工作有着至关重要的作用。

（1）顶升运动：

在工作中 AGV 小车运动到任务点后，顶升旋转结构开始工作，由顶升驱动电机驱

动顶升小齿轮，由顶升小齿轮与内齿型回转支承啮合，使内齿型回转支承内圈齿轮进行

旋转运动，同时带动 3个丝杆驱动小齿轮，将动力传动到丝杆上，丝杆旋转，通过丝杆

螺母拖动支承平台上下运动，从而使外齿型回转支承连接的顶升旋转平台实现上升或下

降运动。

（2）旋转运动：

在顶升运动结束后，货物被顶升旋转平台顶起，随后 AGV 小车根据目的地方向与

货架的方向进行旋转，由旋转驱动电机驱动旋转小齿轮，从而与外齿型回转支承进行啮

合运动，使外齿型回转支承外圈旋转，而顶升旋转平台与外齿型回转轴承外圈连接，从

而实现了旋转运动。
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完整顶升旋转结构的三维模型如下图 5-2和图 5-3所示。

图 5-2AGV 小车顶升旋转结构俯视图

图 5-3AGV旋转顶升结构仰视图

5.1.3AGV整体三维模型

将 AGV 小车底盘、外壳、驱动结构、顶升旋转结构进行装配，得出AGV 小车的完

整装配体。根据 AGV 内部结构图如下图 5-4所示，AGV 的顶升旋转结构安装与小车内
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部中心，两侧则是驱动结构，小车的尾部安装小车蓄电池，保证续航能力，小车的四角

安装有辅助万向轮，由此组成了一个完整的 AGV 小车内部结构系统。

图 5-4AGV 内部结构图

将外壳与顶升平台安装，得到 AGV完整装配体，AGV 小车顶升平台升起后旋转的

工作状态图如图 5-5所示。

图 5-5 AGV顶升旋转工作状态图
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5.1.4AGV整体质量分析

通过上述对 AGV 小车进行总装配，得到 AGV完整装配体，随后对 AGV 小车中各

零件进行材料赋予，AGV 小车中外壳材料都为 6061铝合金，底盘与其他支撑零件与连

接件多使用为 45 号钢，故一一为零部件进行材料赋予，随后对 AGV 小车总装配体进行

质量分析，质量分析结果图如下图 5-6所示。

图 5-6AGV质量分析结果图

通过质量分析结果图可知，AGV 小车的整体质量为 273.3kg，本次设计所选择的电

池型号为 48V150AH，其质量约为 40kg，同时还需要为 AGV 小车内部连接件螺钉与电

气元件进行预估质量为 20kg，AGV 小车整体质量 M=273.3+40+20=333.3kg，故本次设

计取 AGV 自重 350kg满足。

5.2 AGV机械结构有限元分析

5.2.1顶升旋转结构承载机构分析

在整个 AGV 小车的机械结构中，顶升旋转结构中的支撑底板作为顶升旋转结构的

支撑部件，需要承载整个顶升旋转结构与负载的质量，也是 AGV 小车机械结构中需要

耐承载力比较强的部件，因此对该部件进行静力学分析，以讨论该支撑结构是否能在高

载荷情况下工作。

本次静力学分析所采用的软件为 SolidWorks 中 simulation进行分析。

（1）材料属性应用

在 simulation 中静应力分析算例中，需要对结构部件进行材料属性分配，本次 AGV
小车的负载较大，故承载结构材料用 45 号钢，故对材料的属性赋予则是选择材料库中

的普通碳钢材料，作为静应力分析中的材料。

（2）网格划分
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由顶升旋转结构中的承载结构是作为载荷与底盘的连接结构，所以对其的网格划分

也需要比较良好的质量，在 simulation 中静应力分析算例中将网格设置中将网格密度设

置为良好，对网格参数进行设置，由于设计中给定承载结构中的支撑底板的厚度为 20mm，
可以得知分析中最小的面的距离有 20mm，在一般分析中最小的面中的网格划分一般不

小于 2个面，故本次分析为了得到良好的分析结构将网格最大单元设置为 5mm，最小单

元设置为 0.25mm，保证网格的生成质量达到要求。其网格划分图如下图 5-7所示。

图 5-7旋转顶升结构承载结构网格划分图

（3）载荷施加

在对承载结构进行材料赋予和网格划分后，对其结构进行一个外部载荷的施加，本

次设计的 AGV 小车的额定载荷为 500kg，为保证 AGV 小车的结构稳定性，取安全系数

为 f=1.5，故对其结构施加 750kg=7500N 的载荷，对其进行分析，力的增加平均分布在

承载结构中三个丝杆螺母处，方向向下。

（4）应力结果分析

通过运算算例，对运算结果进行分析。应力结果图如下图 5-8所示。

由运算结果中可以得知，在整个支撑底板中，应力最大处为 328.8Mpa，最小处为

0.015Mpa，通过 GB/T699-1999[24]得出，45 号钢的屈服强度不小于 355Mpa，在分析结构

中所施加了 750kg 的负载，支撑底板的最大应力 328.8Mpa＜355Mpa，在 1.5 倍的安全

系数负载条件下，应力还有一定安全限度，故所设计使用的支撑底板应力结构符合本次

设计的要求。
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图 5-8顶升旋转结构承载结构应力结果图

（5）位移结果分析

通过运算算例，对运算结果进行分析。位移结果如下图 5-9所示。

图 5-9顶升旋转结构承载结构位移结果图
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通过对上述运算出的结构位移仿真结果得出，在施加 750kg载荷时，承载结构的最

大形变量到达 0.341mm，最小形变量为 0，形变量在机械结构可接受范围内，也表示该

承载结构的稳定性比较好，在 1.5倍的额定负载下结构状态没有发生塑性变形，故该结

构在工作中能够可靠使用。

5.2.2底盘机构分析

在 AGV 小车中底盘结构也是要接受最大承载能力的地方，其负载通过顶升旋转结

构后，施加到 AGV 小车的加固钢板上，此时所有的载荷都集中在底盘上，底盘的结构

稳定性是 AGV 小车是否能够正常工作的一个重要指标，所以还需要对 AGV 小车的地

盘结构进行静力学分析，以确保在小车的承载能力达标。

（1）材料属性应用

与承载结构的分析相同，在分析之前需要对材料进行分配，底盘结构所使用的是一

块 5mm 厚度的钢板和一块 15mm 的井字形钢板通过螺纹连接在一起，所以材料的分配

属性选择普通碳钢。

（2）网格划分

本次的网格划分也是采用将网格最大单元设置为 5mm，最小单元设置为 0.25mm，
以保证网格的划分质量不会受到影响。其网格划分图如下图 5-10所示。

图 5-10底盘网格划分图

（3）载荷施加

底盘与顶升旋转结构的连接是通过 4个支撑座通过螺纹连接，故底盘上的载荷是由

4个支撑座方向施加，设置力的施加位置与 4个支撑座的底部，与承载平台的载荷相同，

给定 7500N 的载荷与底盘上，方向向下，以保证底盘的过载能力和稳定性，让底盘有一

定的抗冲击能力。
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（4）应力结果分析

通过运算算例，对运算结果进行分析。应力结果如下图 5-11所示。

图 5-11底盘应力结果图

通过运算出的应力结果得出，在应力分析中应力最大处于底盘加固井字形钢板上，

最大应力为 315.3Mpa＜355Mpa，故底盘的应力结构符合本次设计的要求。

（5）位移结果分析

通过运算算例，对运算结果进行分析。底盘位移结果图如下图 5-12所示。

图 5-12底盘位移结果图
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通过对完成的位移结果图进行分析，在施加 7500N 的负载在底盘上时，变形最严重

的地方在于底盘的前半部分位置，最大的变形量为 0.294mm，最小的变形量为 0。这表

示底盘的支撑结构完全可以满足正常工作的需求，其最大的变形量为 0.294mm 也在运

动中的变形量范围内，同时也证明了底盘结构的可靠性。

5.2.3AGV 小车机械结构有限元分析结论

通过对上述 AGV 小车中，对最重要的两个承载结构进行静应力分析，其结果都能

直观的知道，其结构的形变量属于一个比较小的形变，这表明 AGV 小车的基础机械结

构的强度都是满足工作中要求，在 1.5倍的负载压力的情况下结构的应力都没有超过材

料的屈服应力，形变量都没有超过 0.5mm，在日常的运行工作中其承载的负载会比在分

析时更加小，故其形变量也会有所减少，所以本次所分析的两个关键承载结构都满足设

计要求。

6 总结与展望

6.1 总结

本文以物流仓库为背景，通过分析物流仓库货物搬运的工作过程与环境，以平板式

自动导引小车（AGV）为研究对象，设计出一种适用于物流仓库货物智能搬运的 AGV

小车，对AGV小车车体结构、驱动结构和顶升旋转结构进行方案设计。并通过 SolidWorks

三维设计软件对 AGV 小车整体结构进行三维建模，同时对车体结构中主要承载机械结

构进行静力学分析，验证方案与设计合理性。具体研究成果总结如下：

（1）对国内外 AGV 的研究现状进行分析总结，对先进设计结构与方案进行分析以

应用到本次设计中，对 AGV 小车的驱动结构、顶升旋转结构与车体结构进行方案的设

计与确定。

（2）对 AGV驱动结构进行结构设计，设计蜗轮蜗杆减速器实现减速功能的同时实

现输出扭矩的放大，根据 AGV 小车的性能指标对标准件驱动电机、联轴器等进行计算

选型，以搭建驱动结构满足 AGV 小车的驱动要求。

（3）搭建 AGV 小车顶升旋转结构，通过使用丝杆与回转支承的组合，满足 AGV
的智能转运货物，实现自动举升货物与方向的调转，方便了搬运过程中的运动。根据载

荷性能对关键零部件丝杆、回转支承、 配合齿轮、驱动电机等， 进行计算选型，并对承

载结构进行设计，满足大载荷下的工作要求。

（4）基于 SolidWorks 三维设计软件，对 AGV 小车各结构与部件进行三维建模与

总装配，并利用 SolidWorks/simulation 对 AGV 重要承载结构进行静力学分析，通过运

算案例结果验证 AGV 小车的设计合理性与材料选择的合理性，以验证 AGV 小车在结

构设计上的合理性。

6.2 展望

本文对平板式自动导引小车（AGV）的机械结构进行方案确定与结构设计，仅对功

能的实现设计、机械结构的设计与车体结构刚性进行讨论，而在 AGV 小车的实际应用
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中还存在着各种客观因素，难以全面分析，因此还有许多地方需要完善，主要包括：

（1）本文仅对 AGV 小车的关键承载结构进行静力学有限元分析，所施加的条件过

于理想化，在实际情况中货物的重心偏移，路面的颠簸都会使力产生变化。而且机械结

构中疲劳破坏也是一个重要因素，由此还需要对此进行讨论。

（2）AGV 小车的机械结构连接中多数都是采用的是硬连接，这在实际场景中遇到

颠簸路面时，所产生的瞬时冲击力可能会破坏 AGV 小车的内部结构，故还需要对此方

面的减震结构进行设计。

（3）AGV 小车在运动中可能会因为打滑，导致失速情况，从而发生货物滑落情况，

因此可以在顶升平台增加一个定位限位装置和稳定装置，以保证货物与 AGV 小车之间

的稳定。
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