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双向自复位循环传动机构的结构设计与分析 
 

叶  琳，彭松江 
（郑州机电工程研究所，郑州  450015） 

 

摘  要：[目的]为解决船用输送机物资定点接收、释放及横向转运自动衔接的难点，兼具双向输

送以提高效率，[方法]采用弹簧储能的连杆与齿轮链轮传动相结合，设计开发一种双向自复位循环传

动机构；对其结构组成、工作原理进行分析研究，对关键零部件强度进行理论计算，利用 Creo 三维

软件进行建模，并使用 Creo Simulate 对薄弱零部件进行强度和刚度仿真，计算物资滑落距离，并通

过样机试验证明设计的正确性。进行极端工况分析，对物资不同自由落体距离 H 值冲击条件下链销

轴受力及疲劳寿命进行理论计算。[结果]结果表明，该机构能有效解决以上问题，实现双向输送以提

高效率， H  =153.9 mm 时，可承受 35 759 次循环的有限寿命冲击，随着 H 减少 50%以上链节距离

np(1＜n≤4, p=31.75 mm)，链销轴可承受 107次以上循环冲击。[结论]研究成果具有较强实用性和推

广价值。 
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Structural Design and Analysis of Bidirectional Self-Resetting 
Cyclical Transmission Mechanism 

 
YE Lin, PENG Songjiang 

(Zhengzhou Mechanical and Electrical Engineering Research Institute, Zhengzhou 450015, China) 

 

Abstract:  [Purpose] To address the challenges of point-based reception, release, and lateral transfer 

automation for ship-mounted conveyors, as well as issues of bidirectional transportation to enhance 

efficiency, [Method] a bidirectional self-resetting cyclical transmission mechanism is designed and 

developed by combining spring energy storage with a linkage and gear drive; the structural components and 

working principles are analyzed, theoretical calculations of the strength of key components are performed, 

modeling is conducted using Creo 3D software, and Creo Simulate is used to simulate the strength and 

stiffness of weaker components. The distance of material drop is calculated, and the correctness of the 

design is validated through prototype testing. An extreme working condition analysis is conducted to 

theoretically calculate the stress and fatigue life of the chain pin shaft under impact conditions at different 

free fall distances H   of the materials. [Result] The results indicate that this mechanism effectively solves 

the aforementioned problems and achieves bidirectional transport to improve efficiency. When H  =  

153.9 mm, it can withstand a finite life impact of 35 759 cycles; as H   decrease by 50% the link distance 

np (1＜n≤4, p=31.75 mm), the chain pin shaft can endure over 107 cycle impacts. [Conclusion] The result 

demonstrates strong practicality and potential for promotion. 

Key words:  bidirectional; self resetting; transmission; conveyor; fatigue 

 

0  引言 
船用输送机作为重要的甲板设备，主要用于船

用物资的转运。某输送机用于在船体上层甲板和舱

室甲板之间垂直输送物资，并具备与舱室内横向转
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运机构的自动对接功能，见图1。根据设计要求，需

要在输送机上部设置双向自复位循环传动机构，以

实现以下功能：1）托带杆承载物资上行至上层甲板

时，托带杆越过接收座接收位后，物资能准确停在

接收座上，托带杆不需要精确停位（此动作本文命

名为越程），但实现准确定点接收物资；2）托带杆

下行时，接收座上的物资能被自动释放，并被途径

的托带杆自动承接并向下输送；3）物资在舱室001#

转运位，能被横向自动转运走或转运来，横向转运

和竖向输送自动衔接。 

 
图 1  船用输送机示意图 

Fig. 1   Ship Conveyor Schematic 

国内外学者针对输送机传动机构和自复位机构

开展了相关研究：倪国亮[1]设计了双载货台往复式

升降机，但该机构无法实现单向长时间循环运行；

陈钦鸿[2]研究了升降式输送装置并将其应用于阴极

铜输送，实现了与自动包装机的物料交接；张晓龙

等[3]研发了高速自循环升降传输装置，可用于汽车

焊接生产线的快速精准传输；WU等[4]提出一种深度

迁移学习驱动的数字孪生建模方法，解决了目标条

件数据不足的情况下准确预测装载机加载阻力的难

点；孙宇凡等[5]研究了高层垂直循环立体停车系统

的技术；LIANG等[6]提出了一种基于非线性模型预

测控制（Nonlinear Model Predictive Control, NMPC）

的轨迹跟踪控制方法，为提高装载机工作机构的控

制性能提供了重要的基础和新的思路；YANG等[7]

研究了超弹性形状记忆合金（Shape Memory Alloy, 

SMA）纤维增强工程水泥基复合材料（Engineered 

Cementitious Composite, ECC）梁自复位性能工作机

理，为自复位梁的设计提供理论依据；张佳宇等[8]

为了进一步改善现有负刚度机构的抗震性能，开发

了改进型减震自复位负刚度机构；王宜耀等[9]针对

孔探仪探头自适应弯曲的需求，设计了一种由形状

记忆合金人工肌肉丝驱动的自复位弯曲机构；刘佳

星[10]针对大型柔性自展开卫星天线在太空工作中因

振动导致的型面精度降低的问题，提出了一种大耗

能、轻质可自复位摩擦阻尼减振结构，用于控制大

型柔性自展开卫星天线构件的轴向振动。现有文献

记载输送装置，大多难以同时实现以上功能；部分

方案虽可兼顾，但须采用伺服传动等方式，存在动

力分散的问题。在自复位功能方面，现有方法多依

靠预压弹簧承受水平低周往复载荷，或采用记忆合

金、金属橡胶等材料的超弹性实现复位，对材料特

性要求较高。 

针对以上问题，本文设计开发一种双向自复位

循环传动机构，实现定点自接收、自释放物资且物

资在舱室内转运位，能被横向转运走或转运来，横

向转运与竖向输送自动衔接。 

1  总体结构设计 
1.1  总体结构 

采用弹簧连杆传动机构与循环传动机构相结合，

其中弹簧连杆传动机构利用弹簧连杆储能原理，实

现接收座自动复位和自动释放，循环传动机构采用

齿轮链轮传动带动闭环链条机构循环运行的特性，

实现对弹簧连杆机构的周期性拨动，同时带动物资

上升或下降。 

1.2  弹簧连杆传动机构 

弹簧连杆传动机构主要由复位簧、导向座、下

连杆、转臂、固定座、销、接收座、销、上连杆、

销和摆臂组成，见图2。下连杆安装在导向座上，可

实现上下直线运动，其下端装有复位簧，中间通过

销3与转臂活动连接；接收座与转臂同轴安装在固定

座上，二者可同步转动。上连杆安装在导向座上，

能上下直动，上端安装有复位簧，并通过销1活动连

接摆臂；上连杆下端通过销2活动连接下连杆的上端。 

 
1—复位簧；2—导向座；3—下连杆；4—转臂；5—固定座；

6—销 3；7—接收座；8—销 2；9—上连杆；10—销 1；11

—摆臂；12—撞块；13—大齿轮；14—固定转轴；15—主动

轴；16—小齿轮；17—上链轮；18—链条机构；19—物资 

图 2  双向自复位循环传动机构示意图 

Fig. 2  Schematic Diagram of Bidirectional Self Resetting 

Cycle Transmission Mechanism 
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1.3  循环传动机构 

循环传动机构主要由撞块、大齿轮、固定转轴、

主动轴、小齿轮、上链轮和链条机构等组成。 

大齿轮安装在固定转轴上，并与小齿轮啮合转

动；撞块固连于大齿轮，随其同步转动，并在转动

过程中拨动摆臂。上链轮为主动力输入执行件，与

小齿轮同轴安装在主动轴上，二者同步转动；链条

机构悬挂于上链轮上，随其上链轮同步运转。 

链条机构见图3(a)，机构上安装有多个托带杆和

链条，托带杆通过链销轴安装在链条上，与链条共

同构成双排环形结构。相邻托带杆沿链条的竖向间

距均为82个链节，链条机构围绕上链轮和下链轮循

环运行，托带杆托着物资在链条作用下同步上行或

下行。下链轮附近设置有001#接口，物资在此处可

以被托带杆向上带走或被转运装置横向转运走，此

时托带杆位于初始位，见图3(b)。 

 
18-1—托带杆；18-2—链条；18-3—下链轮； 

18-4—链销轴；17—上链轮 

(a)  链条机构组成   (b)  托带杆初始位状态 

图3  链条机构示意图 

Fig. 3  Schematic Diagram of Chain Mechanism 

2  工作原理 
2.1  物资上升定点接收工作原理 

向上运送物资见图4(a)，上链轮受主动轴动力输

入而逆时针转动，带动链条机构同步逆时针转动；

当链条机构位于接收座一侧的托带杆带动物资上行

时，在物资上端的挤压作用下，接收座顺时针转动，

进而驱动转臂，再通过销3带动下连杆竖直向上运行，

同时压缩下连杆下端复位簧。 

物资上行越过接收座后见图4(b)，物资对接收座

的挤压接触结束。下连杆在下端复位簧的作用下向

下复位，带动接收座逆时针转动并复位，阻止物资 

 

 

 

 

 

下行；物资随链条机构继续运行，托带杆经上链轮

导向后向上链轮左侧运行，并与物资底部脱离，之

后物资在自重作用下滑落，被接收座承接；链条机

构继续运行，撞块随大齿轮顺时针转动并滑过摆臂

后，摆臂恢复到水平初始位置，托带杆回到初始位

置并停止；001#接口开始接收横向转运来的物资，

填补此处物资空缺，实现上部定点接收物资、链条

机构托带杆的越程，以及下部001#横向转运与竖向

转运自动交接见图3(b)。 

       
(a)  向上运送物资时  (b)  物资上行越过接收座后 

图 4  向上运送物资时机构动作示意图 

Fig. 4  Schematic Diagram of Mechanism Actions when 

Transporting Materials Upward 

2.2  物资下降自动释放工作原理 

向下运送物资见图5(a)，上链轮受主动轴主动力

输入而顺时针转动，带动链条机构顺时针转动；同

时通过小齿轮带动大齿轮逆时针转动。大齿轮上的

撞块逆时针拨动摆臂，带动上连杆上行，上连杆进

一步驱动下连杆上行，下连杆压缩其下端弹簧，并

牵引转臂及接收座顺时针转动。在撞块与摆臂的持

续作用下，接收座顺时针转动并保持在收回位一定

时间，同时解除物资在固定通道内下行障碍；物资

在自重作用下自由落体一定距离，落到托带杆上，

跟随托带杆一同下行。 

物资下行到接收座下部时见图5(b)，物资上部与

接收座脱离接触后，接收座在下连杆下端复位簧作

用下复位；当撞块越过摆臂时，上连杆的上行动力

被解除，同样在复位簧作用下复位，并带动摆臂恢

复至水平位置，实现物资在接收座位置的定点自动

释放。托带杆回到初始位停止；之后见图3(b)，001#

机构开始进行竖向转运与横向转运的交接，将物资

横向转运走。 
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(a)  向下运送物资时   (b)  物资下行到接收座下部时 

图 5  向下运送物资时机构动作示意图 

Fig. 5  Schematic Diagram of Mechanism Actions During 

Downward Transportation of Materials  

3  设计与计算 
3.1  关重件强度计算 

本文接收座为实现物资接收、释放功能的关键

零部件，承受较大冲击荷载。该冲击主要为物资停

止上行后自由落体落在接收座上动载荷导致。因此，

本文对该零件进行强度和刚度分析。 

根据文献[11]，动载荷结果须先求解静载荷。按

静载方式沿竖直冲击方向作用于受冲击构件上，产

生的静应变为 

 
Ql
EA

   （1） 

式中：Q为冲击物的质量；l为受冲击构件长度；E
为弹性模量；A为受冲击构件的最小横截面积。 

冲击时的动荷系数为 

 d 1 1 2K h     （2） 

式中：h为冲击物自由落体高度。 

则冲击载荷为 
 dF K Q  （3） 

接收座材料选用40Cr，调质后屈服强度为σy= 

690 MPa，弹性模量E=206 GPa。 

接收座结构尺寸见图6，A=989.15 mm2，为便于

计算圆整为0.001 m2；l=0.16 m；Q=700 N，h=0.02 m。

以上参数代入式（1）～式（3），可计算出冲击载

荷为190 568 N。 

 
图 6  接收座结构图 

Fig. 6  Receiving Seat 

产生的动应力为 

  1
yFσ

A K


 ＜  （4） 

式中：[σ]为许用应力；σy为调质后屈服强度；K为

安全系数，取值为2；各参数代入式（4），σ1=345 MPa。 

经理论计算强度校核，在安全系数为2的情况下，

最大应力192.6 MPa，小于345.0 MPa，可满足设计

使用要求。 

3.2  下连杆有限元分析 

下连杆运动关系较复杂，存在与上连杆在竖直

方向相向运行的情况。为避免2个连杆干涉，下连杆

设计结构见图7。 

 
图 7  下连杆 

Fig. 7  Lower Connecting Rod 

下连杆局部较结构相对单薄，其最大受力工况

出现在物资位于接收座即将下行的时刻。此时下连

杆同时受下连杆所在复位簧及物资自重传递的力，

两者合计273 N。下连杆材料为42CrMo，调质后屈

服强度为780 MPa，E=206 GPa。采用Creo Simulate

对下连杆进行有限元仿真分析，依次对模型赋予材

料属性、施加约束与载荷，建立有限元模型之后对

有限元模型进行静态分析，得到相应的应力和应变

情况，结果见图8。 

 
(a)  下连杆应力图 

 
(b)  下连杆应变图 

图 8  下连杆仿真结果 

Fig. 8  Simulation Results of Lower Connecting Rod 

仿真分析下连杆最大应力约17.36 MPa＜[σ]= 

780.00 MPa，最大应变约0.035 mm，在规定工况下
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不会发生结构性破坏，可满足设计使用要求。 

3.3  物资滑落距离 H计算 

链条机构下行时，摆臂被大齿轮上的撞块拨动，

从而释放物资，物资自由落体一段距离H后被链条

机构上的托带杆接住。H值大小会影响物资安全（设

计要求H≤1 500 mm），因此，需要对H进行计算。 

简化后的连杆及传动机构见图9，接收座顺时针

转动时带物资上行高度ΔS=15 mm（为便于计算，设

定拖带杆初始位置为与接收座高度齐平，不考虑接

收座拨动物资产生的向上惯性力影响），之后物资

自由落体。由于物资为定点释放，其自由落体高度

H（单位：mm）为释放瞬间开始直至物资与托带杆

接触时的链条行程S（单位为mm）及摆臂被拨动过

程中的物资上行行程ΔS之和，即 
 SH S   （5） 

 
图 9  连杆及传动机构简图 

Fig. 9  Schematic Diagram of Connecting Rod and 

Transmition Mechanism 

根据图9，设链条行程为S时，小齿轮与上链轮

同轴转动角度为θ，则 

 22π
360

S R
   （6） 

式中：R2为上链轮分度圆半径。 

小齿轮与大齿轮啮合，其分度圆运行弧长相同，

设大齿轮上撞块拨动摆臂运行过的角度α，单位(°)： 

 3 12π 2π
360 360

R R 
  （7） 

式中：R3为撞块旋转半径；R1为小齿轮分度圆半径。 

由式（6）和式（7）可得S与大齿轮转动角度α
关系式为 

 
2

3
1

2π
360

RS R
R


  （8） 

 

 

1
1 2

3
3

2

2 2

2 sin 180

mZ dR R

mZ pR
Z

d

  

 




，

，
 （9） 

式中：Z1为小齿轮齿数；Z2为上链轮齿数；Z3为大

齿轮齿数；d为上链轮直径；p为链条节距；m为小

齿轮模数。此处与大齿轮分度圆半径一致。 

各参数见表1。 

表 1  各参数及其数值汇总表 

Tab. 1  Summary of Each Parameter and Its Values 

参数 数值 

Z1/个 17 

Z2/个 17 

m/mm 4.00 

p/mm 31.75 

ΔS/mm 15.00 

 

将表1参数分别代入式（9），计算结果再分别

代入式（8）和式（5）得 

 3 11 273
S Z

.
  （10） 

 315
11 273

H Z
.


   （11） 

在α不变情况下，链条行程S及物资自由落体距

离H与齿数Z3呈线性递增关系，α=19.1时的H-Z3曲线

见图10。考虑设计方便，大齿轮实际采用Z3=82，此

时大齿轮转一周，循环传动机构运行一个周期位，

实现了机构的自复位和循环运行，此时α=19.1°。代

入式（11），H=153.9 mm。计算结果表明，当大齿

轮齿数为82时，物资自由落体距离H为153.9 mm≤  

1 500 mm，因此物资是安全的。随着大齿轮齿数Z3

的减少，自由落体距离可进一步减小。 

 
图 10  H-Z3曲线 

Fig. 10  H-Z3 Curve 
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4  试验结果 
该机构设计完成后，进行样机生产、安装、调

试及试验，连续输送了645件物资，运行平稳，未出

现故障。试验时，测试物资实际自由落体距离为 H ，
见表2，范围在计算值(153.9±10) mm以内，包含了

作用于主动轴的动力机构滑行产生的距离等。试验

结果进一步验证了设计的正确性。 

表 2  物资实际自由落体距离 H'数值记录表 

Tab. 2  Actual Free Fall Distance H' Value Record  

for Materials 

参数 最小值 最大值 平均值 

物资实际自由落体距离

H  /mm 
145 161 152 

物资实际自由落体距离

误差( H  −153.9)/mm 
−8.9 +7.1 — 

5  极端工况分析 
物资自由落体被托带杆承接瞬间，连接托带杆

与链条的链销轴也承载冲击荷载。链销轴为链条机

构的关键零部件，物资实际自由落体距离 H 越大，

对链销轴冲击载荷也越大，因此有必要对链销轴进

行受力分析及疲劳寿命计算。 

链销轴中部穿过托带杆，两端被链条牵引。链

销轴受力以冲击造成的弯曲应力和剪应力为主[12]，

受力简图见图11。每个托带杆穿过2根链销轴连接于

链条，单根链销轴受冲击载荷为Q/2=350 N[13]。 

 
图 11  链销轴受力简图 

Fig. 11  Force Diagram of Chain Pin 

物资自由落体接触到托带杆时，其速度v（单位

m/s）计算公式为 

 
2

1 000

gHv


  （12） 

式中：g为重力加速度，取值9.8 m/s2。 

设计托带杆以0.325 m/s平均速度向下运行，物

资冲击托带杆与链销轴时的相对速度v'为 
 0 325v v .    （13） 

将式（12）代入式（13），可计算物资冲击速

度 v。表3列出图9上链轮的托带杆初始位沿上链轮

逆时针旋转了不同链节数n时，物资实际自由落体距

离 H 、冲击速度 v，其中，p=31.75 mm，H  =H−np。

表 3  物资实际自由落体距离 H'及对应冲击速度 v' 

Tab. 3  Actual Free Fall Distance H' of Material and Corresponding Impact Speed v' 

托带杆初始位沿上链轮逆时针旋转的链节数 n/个 0 1 3 4 

不同链节数对应的长度 np/mm 0 31.75 95.25 127.00 

物资实际自由落体距离 H  /mm 153.90 122.15 58.65 26.90 

物资冲击托带杆与链销轴时的相对速度 v /(m/s) 1.41 1.22 0.75 0.40 

 
链销轴材料为45CrNiMoVA，经锻造及调质处

理后，取其屈服强度σs=1 325 MPa，抗拉强度σb=    

1 470 MPa[14]；弹性模量取E=206 GPa，泊松比。
采用显式动力学数值模拟冲击，分别建立模型、装

配、接触，将以上数值赋予材料属性，设置链销轴

边界条件，施加惯性为Q/(2g)=35.7 kg冲击载荷，按

照表3所列v'值施加冲击速度，计算结果见图12。 

  
(a)  v'=1.41 m/s          (b)  v'=1.22 m/s          (c)  v'=0.75 m/s         (d)  v'=0.40 m/s 

图 12  链销轴应力云图 

Fig. 12  Stress Contour Map of Chain Pin Shaft

表4列出了物资实际自由落体距离 H 取不同数 值时，链销轴所产生的最大冲击应力σa。 
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表 4  链销轴最大冲击应力统计 

Tab. 4  Statistical Analysis of Maximum Impact Stress of Chain Pins 

托带杆初始位沿上链轮逆时针旋转的链节数 n/个 0 1 3 4 

物资实际自由落体距离 H  /mm 153.9 122.15 58.65 26.9 

物资冲击托带杆与链销轴时的相对速度 v /(m/s) 1.41 1.22 0.75 0.40 

冲击应力 σa/MPa 830.4 696.9 443.9 323.5 

 
由图12及表4可知，冲击应力σa均未超过屈服强

度1 325 MPa。根据文献[15]，疲劳强度公式为 
 1 bf    （17） 

取f=0.47[15]，得疲劳强度σ−1=690 MPa。 

当上链轮处的托带杆初始位沿上链轮逆时针旋

转1个链节（H'=122.15 mm）时，应力为696.9 MPa，

接近疲劳强度值，因此1＜n≤4个链节（此时 H ＜
122.15 mm）时，链销轴所受应力均小于材料疲劳强

度690.9 MPa，理论上可以运行107以上。当上链轮

的托带杆初始位沿上链轮逆时针旋转＜1个链节时，

链销轴所受最大应力均介于材料疲劳强度    

690.9 MPa与屈服强度1 325 MPa之间，材料处于弹

性变形范围，属于有限寿命下的高周疲劳[15]。对于

高周疲劳问题，通常运用Basquin方程描述恒幅循环

应力与中位疲劳寿命之间的关系[16]。下文对链销轴

的高周疲劳寿命进行计算。 

Basquin方程[17]为 

  
a f 2

bN    （18） 

转换后可求出循环次数N 

 

1

a

f

1

2

b
N 


 

   
 （19） 

机构运行时，销轴在圆周方向自由度未固定，

为 对 称 循 环 ， 应 力 比 R=−1 。 据 文 献 [18] ，

45CrNiMoVA疲劳强度系数取 f  =1 575.6 MPa，疲

劳强度指数b=−0.0573，当σa=830.4 MPa时，代入式

（19），得循环次数N≈35 759；当σa=696.9 MPa时，

得循环次数N≈76 708。 

6  结论 
本文针对某船用输送机技术需求，设计开发了

一种双向自复位循环传动机构。该机构采用弹簧连

杆机构实现接收座对物资的自动接收和自释放，通

过齿轮链轮传动带动闭环链条机构循环运行，实现

对弹簧连杆机构的周期性拨动，从而带动物资上升

或下降。文中对其结构原理、运动情况进行分析研

究，通过理论计算对关键零部件进行强度校核，利

用Creo三维软件建立三维实体建模，并使用Creo 

Simulate对复杂薄弱零部件进行强度刚度仿真分析。

样机试验结果验证了该设计的合理性与正确性。 

测试结果表明，物资实际自由落体距离 H 为

(153.9±10) mm以内。通过开展极端工况分析，对不

同的 H 值时物资与托带杆冲击产生的链销轴应力

进行了数值计算，分析计算了疲劳寿命。主要得到

以下结论： 

1）H  =153.9 mm时，链销轴可承受35 759次循

环冲击，为有限寿命设计；随着 H 减小1倍以上链

节距离np(1＜n≤4, p=31.75 mm)，链销轴可承受107

次以上循环冲击，满足无限寿命设计要求。 

2）本文采用的齿数Z3与2个托带杆间的链节数

一致，可保证大齿轮每运行一周，链条机构相应运

行一个工作周期。如果物资高度较小，也可考虑采

用保持α不变，减小齿数Z3（根据图10，齿数Z3=17

时，自由落体距离H=43.8 mm，滑落距离已经很小）

等，减少物资自由落体距离。 

3）由于采用了双向自复位循环传动设计，输送

机可以进行连续向上提升物资，或连续向下输送物

资，相比以往不能循环传动，只能进行单向上升、

下降输送的输送机，其工作效率提升约30%；由于

采用了纯机械的越程结构设计，托带杆不需要精确

停位，设备运行更加可靠，减少了对电气控制系统

的依赖，降低了成本。 

本设计可扩展到建筑物、钢结构、车辆、采掘

设备等封闭空间外部上层与内部之间的物资双向循

环传送。该设计可根据实际高度需求，灵活设计链

条机构长度，具有较高的工程应用价值与推广前景。 
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