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2.2kw低速型粉碎机减速箱设计

摘要

减速机是由封闭在刚性箱体内的齿轮或蜗杆转动组成所组成，它是一种具

有固定传动的独立的传动装置。通常置于远东见和工作机之间，用来降低转速

并改变转矩以适应工作的要求，在个别情况下用来增速。当前减速器普遍存在

着体积大、重量大，或者传动比大而机械效率过低的问题。国外的减 速器，以

德国、丹麦和日本处于领先地位，特殊在材料和缔造工艺方面占据优势，减速

器工作可靠性好，利用寿命长。但其传动格式仍以定轴齿轮传动为主，体积和 

重量问题，也未解决好。本文首先对粉碎机减速箱的电动机进行选择，分配传

动比，计算传动件的数据，最后以简单的构造来完成了粉碎机减速箱的设计。
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2.2kw low-speed crusher gear box design 

Abstract 

Reducer is enclosed by a rigid enclosure of the worm gear or turning up, it is one 

kind has the fixed transmission independent transmission device. Usually in the far 

east saw and work machine between, used to reduce speed and change the torque to 

adapt work requirement, in individual cases for growth. The current reducer 

widespread big volume, weight, or transmission big and mechanical efficiency too 

low. Foreign minus speed gauges to Germany, Denmark and Japan is in the leading 

position, special crafts in materials and create dominant, reducer, using the working 

reliability good long service life. But its transmission format still with fixed axis gear 

transmission give priority to, volume and weight problem, also not solved well. This 

paper firstly crusher reducer motor selection, distribution ratio, calculation, and 

finally the data transmission parts with simple structure to finish crusher reducer 

design. 

Key Words: reducer;gear transmission;device 
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1.引言

减速器是一种由封闭在刚性壳体内的齿轮传动，蜗杆传动或者齿轮—蜗杆

传动所组成的独立部件，常用在动力机和工作机之间作为减速的传动装置，减

速器由于结构紧凑、效率较高、传递运动准确可靠，使用维护简单，并可成批

生产，故在现代机械中应用很广。二级减速器可以传递任意两轴之间的运动和

动力，是机械传动中应用比较广泛的一种传动机构。  

如今，塑料制品厂家将塑料的废料、成型件的浇口、浇道等再生利用需要

将其粉碎。而这种设备进口较多，低速型粉碎机国内只有几家在生产，主要集

中在上海，为满足粉碎的要求，需设计满足给定功率的低速型减速机。本论文

主要在给定功率和转速的前提下，将减速器各部分设计出来。其中包括电动机

的选型、齿轮传动的设计、轴的校核，联轴器的选择等。

2.传动方案设计

2.1电动机的选择

根据额定功率为 2.2kw,可以选择的电动机转速有

2840r/min、1420r/min、940r/min、710r/min.

选择转速为 940r/min,型号为 Y112M-6。

电动机的技术参数如表 2-1。

表 2-1

名称 型号 额定功率 满载转速 堵转转矩 最大转矩 质量

电动机 Y112M-6 2.2kw 940r/min 2.0r/min 2.0r/min 45kg

2.2传动比的计算及分配过程

传动装置的总传动比 =                                     （2-总i
w

m

n
n

1）
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式中：

—电动机满载转速，mn min/r

—工作机转速，wn min/r

=940 ， =25~30mn min/r wn min/r

= = =37.6~31.33总i
w

m

n
n

30~25
940 min/r

取 =37.6 总i min/r

选择 V 带的传动比：

=2.71i

减速器的传动比：

924.13
7.2
6.37

1


i
i

i 总

高速级齿轮传动比：

254.4924.133.13.12  ii

低速级齿轮传动比：

272.3
3.1

254.4
1

2
3 
i
ii

2.3传动装置的运动和动力参数

2.3.1各轴的转速计算

min/940rnm 

min/376
5.2

940
1

1 r
i
nn m 

min/38.88
254.4

376
2

1
2 r
i
nn 

min/01.27
272.3
38.88

3

2
3 r

i
nn 

min/01.2734 rnnn w 
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2.3.2各轴输出功率计算

kwpd 2.2

kwpp d 09.295.02.211  

kwpp 00.299.097.009.23212  

kwpp 92.199.097.000.23223  

kwpp 88.199.099.092.14334  

2.3.3各轴输入转矩计算

mN
n
pT

mN
n
pT

mN
n
pT

mN
n
pT

mN
n
pT
m

d
d











72.644
01.27

88.195509550

86.678
01.27

92.195509550

11.216
38.88
00.295509550

08.53
376

09.295509550

35.22
940

2.295509550

4

4
4

3

3
3

2

2
2

1

1
1

运动和动力参数计算结果整理后填入表 2-2。

表 2-2

效率 P(kw) 转距 T(N·m)

轴名 输入 输出 输入 输出

转速

n(r/min)

传动

比

i

效率 

η

电动机轴 2.2 22.35 940 2.5 0.95 

一轴 2.2 2.09 22.35 53.08 376

4.254 0.97

二轴 2.09 2.00 53.08 216.11 88.38

3.272 0.99

三轴 2.00 1.92 216.11 678.86 27.01

1 0.99
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四轴 1.92 1.88 678.86 644.72 27.01

3.传动零件的设计

3.1 V带的设计与计算

确定计算功率 ，取工作情况系数 ，则caP 3.1AK

kWPKP dAca 86.22.23.1 

选择 V带的带型，由 ， ，选用 A型 V带。kWPca 86.2 min/940rnd 

确定带轮的基准直径 并验算带速 vdd

初选小带轮的基准直径 由[1]按表 11-4和 11-5选定小带轮的基准直径d1d

mmd d 1061 

验算带速 v，按式验算速度 ，因为smndv md /21.5
100060

94010614.3
10060
1 










，故带速适合。5 / 30 /m s v m s 

计算大带轮的直径 mmdid dd 2861067.2112 

确定 V带的中心距 a和基准长度 dL

由公式 ，初定中心距d1 d2 d1 d20.7(d d ) 2(d d )a    mma 4500 

计算带所需的基准长度：

mm
a
dd

ddaL dd
ddd 1533

4
)(

)(
2

2
2

0

12
2100 






由[1]表 11-2选带的基准长度 mmLd 1400

计算实际中心距 a：

mm
LL

aa dd 5.383
2

15331400450
2

0
0 







计算小带轮的包角：
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 90157
402

0.35710628618030.57)(180 121  ）（
a

dd dd

计算带根数 Z

由 ， ，查[1]表 11-2d得mmdd 1061  min/940rnm  72.10 P

根据 ， 和 A型带，查[1]表 11-2d得min/940rnm  5.21 i 17.00 P

查[1]表 11-7： 94.0K

查[1]表 11-8： 96.0LK

705.196.094.0)17.072.1()( 00  Lr KKPPP 

计算 V带的根数 Z, 2
705.1
86.2


r

ca

P
PZ

计算单根 V带的初拉力的最小值

A型带的单位长度质量 q=0.1㎏/m

Nqv
ZvK
PKF ca 46.23021.51.0

21.5294.0
86.2)94.05.2(500)5.2(500)( 22

min0 











    计算压轴力 pF

压轴力的最小值：

NFZFp 33.903
2

157sin46.23022
2

sin)(2)( 1
min0min 



带轮设计

查[1]表 11-11得 ， 可算出带轮轮缘宽度：15 0.3e   12f

3912215)12(2)1(  feZB

V带传动的主要参数如下表 3-1：

表 3-1
名称 结果 名称 结果 名称 结果

带型 A 传动

比
2.5 根数 2

带轮

基准

直径
mmd
mmd

d

d

265
106

2

1


 基准

长度
1400mm 预紧

力
230.46N



6

中心

距
402mm 压轴

力
903.33N

3.2高速级齿轮传动设计

3.2.1选定高速级齿轮类型、精度等级、材料和齿数

选用直齿圆柱齿轮传动。

为一般工作机器，速度不高，故选用 8 级精度（GB 10095—88）。

材料选择。由[1]表 10—1 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。

选小齿轮齿数 =24，大齿轮齿数 ，取 。1z 096.10224254.42 z 1032 z

3.2.2按齿面接触强度设计

由设计计算公式[1]进行计算，即：

                                        （3-3
21

1 )
][

(132.2
H

E

d
t

Z
u
uKTd






1）

式中：

为载荷系数；取 。tK 3.1tK

为小齿轮传递的转矩；1T mmN
n

PT 





 4
5

1

1
5

1 10587.5
376

2.2105.95105.95

为齿宽系数；取齿宽系数 。d 1d

为材料的弹性影响系数；取 。EZ 2
1

8.189 MPaZ E 

按齿面硬度查得小齿轮的接触疲劳强度极限 ；大齿轮的接MPaH 6001lim 

触疲劳强度极限 。MPaH 5502lim 

应力循环次数：

9
11 106243.1)1530082(13766060  hjLnN

8
9

2 10818.3
254.4

106243.1



N
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取接触疲劳寿命系数 ； 。90.01 HNK 95.02 HNK

计算接触疲劳许用应力：

取失效概率为 1%，安全系数 S=1，

MPa
S

K

MPa
S

K

HN
H

HN
H

5.52255095.0][

5406009.0][

2lim2
2

1lim1
1









综上，试算小齿轮分度圆直径 ，代入 中较小的值。td1 ][ H

 mmZ
u
uTKd

H

E

d

t
t 84.52)

5.522
9.189(

3.4
3.5

1
10587.53.132.2)

][
(132.2 3 2

4

3
21

1 








计算圆周速度 ：v

smndv t /04.1
100060

37684.52
100060

11 










计算齿宽 ：b

mmdb td 84.5284.5211 

模数 mm
z
dm t

t 20.2
24

84.52
1

1 

齿高 mmmh t 95.42.225.225.2 

计算齿宽与齿高之比 67.10
95.4
84.52


h
b

计算载荷系数：

根据 ，8 级精度，查得动载系数 ；smv /04.1 04.1VK

直齿轮， ；1  FH KK

查得使用系数 ；1AK

用插值法查得 8 级精、小齿轮相对支承费对称布置时， 。454.1HK

由 ， ；得 ；67.10
h
b 454.1HK 451.1FK

故载荷系数 512.1454.1104.11   FHVA KKKKK

按实际的载荷系数校正所算得的分度圆直径，得：
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569.55
3.1

512.184.52 3311 
t

t K
Kdd

计算模数 315.2
24
569.55

1

1 
z
dm

3.2.3按齿宽弯曲强度设计

由[1]得弯曲强度的设计公式为

                                           （3-2）3 2
1

1 )
][

(2
F

SaFa

d

YY
z
KTm




确定公式内各计算数值

查得小齿轮的弯曲疲劳强度极限 ；大齿轮的弯曲强度极限MPaFE 5001 

；MPaFE 3802 

取弯曲疲劳寿命系数 ， ；86.01 FNK 90.02 FNK

计算弯曲疲劳强度许用应力：

取弯曲疲劳安全系数 S=1.4，得：

MPa
S

K

MPa
S

K

FEFN
F

FEFN
F

29.244
4.1
3809.0][

14.307
4.1
50086.0][

22
2

11
1















计算载荷系数 ；K 509.1451.1104.11   FFVA KKKKK

查取齿形系数：

查得   ；65.21 FaY 1776.22 FaY

查取应力校正系数：

查得   ；58.11 SaY 7924.12 SaY

计算大、小齿轮的 并加以比较
][ F

SaFaYY


01597.0
29.244

7924.11776.2
][

01363.0
14.307

58.165.2
][

2

22

1

11











F

SaFa

F

SaFa

YY

YY
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上述计算表明，大齿轮的数值大，故用大齿轮完成计算，

mmm 672.101597.0
241

10587.5509.12
3

2

4







对比计算结果，由齿面接触疲劳强度计算的模数 大于由齿根弯曲疲劳强m

度计算的模数，由于齿轮模数 的大小主要取决于弯曲强度所决定的承受力，m

而齿面接触疲劳强度所决定的承载能力，仅与齿轮直径（即模数与齿数的乘积）

有关，可取由弯曲强度算得的模数 1.672 并就近圆整为标准值 ，按接mmm 0.2

触强度算得的分度圆直径 ，算出小齿轮齿数mmd 569.551 

288.27
2
569.551

1 
m
dz

大齿轮齿数              ，取 112.11928254.42 z 1202 z

这样设计出来的齿轮传动，既满足了齿面接触疲劳强度，又满足了齿根弯

曲疲劳强度，并做到结构紧凑，避免浪费。

3.2.4 几何尺寸计算

计算分度圆直径：

mmmzd
mmmzd

2402120
56228

22

11




计算中心距：

mmdda 148
2
24056

2
21 







计算齿轮宽度：

mmdb d 565611 

取 ；mmB 602  mmB 651 

高速级齿轮的参数如表 3-1：

表 3-1

名称 计算公式 结果/mm

模数 m 2
压力角

n 020
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齿数
1

2

z
z

24

120

传动比 i 4.3
分度圆直径

1

2

d
d

56

240

齿顶圆直径 *
1 1

*
2 2

2
2

a a

a a

d d h m
d d h m

 

 

60

244

齿根圆直径 * *
1 1

* *
2 2

2( )

2( )
f a

f a

d d h c m

d d h c m

  

  

51

235

中心距 1 2( )
2

m z za 
 148

齿宽
1

2

5B b
B b
 


65

60

3.3低速级齿轮传动设计

3.3.1.选定齿轮类型、精度等级、材料和齿数

选用直齿圆柱齿轮传动。

速度不高，故选用 8 级精度(GB 10095—88)。

材料选择。由[1]表 10—1 选择小齿轮材料为 40Cr（调质），硬度为

250~280HBS，大齿轮材料为 45 钢（调质）硬度为 220~240HBS，二者材料硬

度差约 40HBS。

选小齿轮齿数 ，大齿轮齿数 ，取243 z 528.7824272.34 z 794 z

3.3.2.按齿面接触强度设计

由设计计算公式[1]进行计算，即

                                   （3-3
22

2 )
][

(132.2
H

E

d
t

Z
u
uKTd






3）

式中：

为载荷系数；取 。tK 3.1tK

为小齿轮传递的转矩；2T
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mmN
n

PT 





 5
5

2

2
5

2 10161.2
38.88

00.2105.95105.95

为齿宽系数；取齿宽系数 。d 1d

为弹性影响系数；取 。EZ 2
1

8.189 MPaZE 

按齿面硬度查得小齿轮的接触疲劳强度极限 ；大齿轮的接MPaH 6003lim 

触疲劳强度极限 。MPaH 5504lim 

计算应力循环次数：

9
23 103818.0)1530082(138.886060  hjHnN

9
9

4 101167.0
272.3

103818.0



N

取接触疲劳寿命系数 ；90.03 HNK 95.04 HNK

计算接触疲劳许用应力：

取失效率为 1%，安全系数 S=1

MPa
S

K

MPa
S

K

HN
H

HN
H

5.5225505.90][

5406009.0][

4lim4
4

3lim3
3









综上，试算小齿轮分度圆半径 ，代入 中较小的值。td2 ][ H

mmZ
u
uTKd

H

E

d

t
t 53.84)

5.522
8.189(

272.3
272.4

1
10161.23.132.2)

][
(132.2 3 2

5

3
22

2 








    计算圆周速度 ：v

smndv t /39.0
100060

38.8853.84
100060

22 









计算齿宽 ：b

53.8453.8412  td db 

模数 52.3
24

53.84
3

2 
z
dm t

t

齿高 92.752.325.225.2  tmh
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计算齿宽与齿高之比 ；
h
b 67.10

92.7
53.84


h
b

计算载荷系数：

根据 ，8 级精度，查得动载系数 ；smv /39.0 01.1VK

直齿轮， 1  FH KK

使用系数 1AK

用插值法查得 8 级精度、小齿轮相对支承非对称布置时， 。454.1HK

由 ， ；查得 ；故载荷系数67.10
h
b 454.1HK 451.1FK

468.1454.1101.11   HHVA KKKKK

按实际的载荷系数校正所算得的分度圆直径，得

mm
K
Kdd
t

t 025.88
3.1

468.153.84 3322 

计算模数 ：m

mm
z
dm 668.3

24
025.88

3

2 

3.3.3.按齿根弯曲强度设计

由[1]得弯曲强度的设计公式为：

                                             （3-4）3 2
3

2 )
][

(2
F

SaFa

d

YY
z
KTm




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 ，大齿轮的弯曲疲劳强度极MPaFE 5003 

限 ；MPaFE 3804 

取弯曲疲劳寿命系数 ， ；01.13 FNK 00.14 FNK

计算弯曲疲劳许用应力：

取弯曲疲劳安全系数 S=1.4，得
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MPa
S

K

MPa
S

K

FEFN
F

FEFN
F

42.271
4.1
38000.1][

71.360
4.1
50001.1][

44
4

33
3















计算载荷系数 ：K

465.1451.1101.11   FFVA KKKKK

查取齿形系数：

查得    ； 。65.23 FaY 22.24 FaY

查取应力校正系数：

查得    ； 。58.13 SaY 77.14 FaY

计算大、小齿轮的 并加以比较
][ F

SaFaYY


01448.0
42.271

77.122.2
][

01161.0
71.360

58.165.2
][

4

44

3

33











F

SaFa

F

SaFa

YY

YY





综上，设计计算，代入大齿轮的数值，

mmm 517.201448.0
241

10161.2468.12
3

2

5







对比计算结果，由齿面接触疲劳强度计算的模数 大于由齿根弯曲疲劳强m

度计算的模数，由于齿轮模数 的大小主要取决于弯曲强度多决定的承载能力，m

而齿面接触疲劳强度多决定的承载能力，仅在齿轮直径（即模数与齿数的乘积）

有关，可取弯曲强度算得的模数 2.517 并就近圆整为标准值 ，按接触mmm 3

强度算得的分度圆直径 ，算出小齿轮数mmd 025.882 

34.29
3
025.882

3 
m
dz

大齿轮齿数  16.9830272.34 z

这样设计出来的齿轮传动，既满足了齿面接触疲劳强度，又满足了齿根弯

曲疲劳强度，并做到结构紧凑，避免浪费。

3.3.4几何尺寸计算
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计算分度圆直径：

mmmzd 9033033 

mmmzd 300310044 

中心距：

mmdda 195
2
30090

2
43 







计算齿轮宽度：

mmdb d 025.88025.8813 

取 ； 。mmB 904  mmB 953 

低速级齿轮的参数表如下表：

表 3-2

名称 计算公式 结果/mm

模数 m 3
压力角

n 020

齿数
3

4

z
z

30

100

传动比 i 3.272
分度圆直径

3

4

d
d

90

300

齿顶圆直径 *
3 3

*
4 4

2
2

a a

a a

d d h m
d d h m

 

 

96

306

齿根圆直径 * *
3 3

* *
4 4

2( )

2( )
f a

f a

d d h c m

d d h c m

  

  

82.5

282.5

中心距 4 3( )
2

m z za 
 195

齿宽
3

4

5B b
B b
 


95

90



15

4.轴的计算

4.1轴的材料选择和最小直径估计

根据工作条件，初定轴的材料为 45 钢，调质处理。轴的最小直径计算公式

， 的值由[1]表 15—3 确定为：高速轴 ，中间轴 ，3
0min n
PAd  0A 12601 A 12002 A

低速轴 。11203 A

高速轴： 因为高速轴最小直径处装mm
n
PAd 32.22

376
09.2126 33

1

1
011min

' 

大齿轮，设一个键槽，因此 ，取 。mmdd 88.23%)71(min
'

1min  241min d

中间轴： ，根据后面轴承的选择取94.33
38.88
00.2120 33

2

2
022min 
n
PAd

。mmd 352min 

低速轴： ，安装联轴器，设一个键mm
n
PAd 39.46

01.27
92.1112 33

3

3
03min

' 

槽， ，再根据后面密封圈得尺寸，取mmdd 64.49%)71(3min
'

3min 

。mmd 503min 

4.2轴的结构设计

4.2.1高速轴的结构设计

各段直径：

：最小直径处，安装大带轮的外伸轴段，因此11d mmdd 24min11 

：密封处轴段，根据大带轮的轴向定位要求，取12d mmd 3012 

：滚动轴承段 ，滚动轴承选取 6307：13d mmd 3513 

mmmmmmBDd 218035 

：过渡段，由于各级齿轮传动的线速度为 ，滚动轴承采用脂润滑，14d sm /2
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考虑挡油盘得轴向定位，取 mmd 4514 

：齿轮轴段，由于齿轮直径较小，所以采用齿轮轴结构，15d mmd 6015 

：由装配关系得，16d mmd 816 

：滚动轴承，17d mmdd 351317 

各段长度：

：由于大带轮 ，取11l mmB 39 mml 3611 

：由箱体结构，轴承端盖，装配关系等确定12l mml 5012 

：由滚动轴承，挡油盘以及装配关系，确定13l mml 3313 

：由装配关系，箱体结构确定14l mml 5.11714 

：由高速齿轮宽度 ，确定15l mmB 60 mml 6015 

：由装配关系，取16l mml 816 

：滚动轴承段，由装配关系和箱体结构确定17l mml 5.4017 

4.2.2中间轴的结构设计

各段直径：

：最小直径处，滚动轴承处，因此 ，滚动轴承选取21d mmdd 35min21 

6307： mmmmmmBDd 218035 

：取 45 22d mm

：低速齿轮轴段，取23d mmd 9623 

：轴环，根据齿轮的轴向定位要求，取24d mmd 8024 

：高速齿轮轴段，取25d mmd 4525 

：滚动轴承段，取26d mmdd 452126 

各段长度：

：由滚动轴承，挡油盘以及装配关系，取21l mml 2921 
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：取22l mm5

：由低速齿轮轮宽 ，取23l mmB 95 mml 9523 

：轴环，取24l mml 1024 

：由高速大齿轮轮宽 ，取25l mmB 60 mml 5825 

：由套筒，滚动轴承以及装配关系，取26l mml 3926 

4.2.3低速轴的结构设计

各段直径：

：滚动轴承段，因此 ，滚动轴承选取 6314：31d mmd 7031 

mmmmmmBDd 3515070 

：低速大齿轮轴段，取32d mmd 8032 

：轴环，根据齿轮的轴向定位要求，取33d mmd 9533 

：过渡段，考虑挡油盘得轴向定位，34d mmd 8534 

：滚动轴承段，35d mmdd 703135 

：根据联轴器的定位要求，取36d mmd 6036 

：最小直径，安装联轴器的外伸轴端37d mmd 5037 

各段长度：

：由滚动轴承，挡油盘以及装配关系等确定31l mml 5.5731 

：由低速大齿轮轮宽 ，取32l mmB 90 mml 8832 

：轴环，33l mml 1033 

：由装配关系和箱体结构取34l mml 5.7534 

：由滚动轴承以及装配关系，取35l mml 3335 

：由滚动轴承以及装配关系，取36l mml 4036 

：由联轴器的轴孔 ，取37l mmL 112 mml 11237 
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5.轴的校核

5.1高速轴的校核

5.1.1高速轴上作用力的计算

   因为采用的是直齿圆柱齿轮，所以轴向力 ，高速轴的力学模型如0F

下图 5-1：

图 5-1 高速轴的力学模型图

  齿轮 1：

 

NFF

N
d
TF

tr

t

98.68920tan

71.1895
56

1008.5322

11

3

1

1
1










5.2.1支反力的计算

 由图 5-1知： 

， ，总长mmL 1571  mmL 722  mmL 229

垂直面受力如图 5-2：
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图 5-2 垂直面受力图

对于 点 得：1B 01  BM

，方向向下。
N

L
LFF r

AV 94.216
229

7298.68911
1




对于 点 得：1A 01  AM

，方向向下。N
L
LFF r

BV 04.473
229

15798.68911
1 




由轴上的合力 ，校核：01  VF

，计算无误。098.68904.47394.216111  rBVAV FFF

水平面受力如图 5-3：
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图 5-3 水平面受力图

对于 点 得：1B 01  BM

N
L
LFF t

AH 03.596
229

7271.189521
1 




对于 点 得：1A 01  AM

N
L
LFF t

BH 68.1299
229

15771.189511
1 




由轴上的合力 ，校核：01  HF

，计算无误071.189568.129903.596111  tBHAH FFF

点总支反力：1A

NFFF AHAVRA 28.634)03.596()94.216( 222
1

2
11 

点总支反力：1B

NFFF BHBVRB 09.1383)68.1299()04.473( 222
1

2
11 

5.1.3绘转矩，弯矩图：

C1 点垂直平面内的转矩：

mmNLFM AVCV  58.3405915794.216111

C1 点水平面的弯矩：

mmNLFM AHCH  71.9357615703.596111
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C1 点合成弯矩：

mmNMMM CHCVC  41.99582)71.93576()58.34059( 222
1

2
11

5.1.4转矩图

高速轴的转矩：

mmNTT  530801

综上所述，绘制高速轴的转矩，弯矩图 5-4：

图 5-4 高速轴的转矩弯矩图

5.1.5弯矩强度校核

由上面可知 C1处截面的转矩最大，是危险截面。

据选定的轴材料 45钢，调质处理，查得 。MPa60][ 1 
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齿根圆： mmd 51

MPa
d

MC
aC 5.7

511.0
41.99582

1.0
][ 33

1
1 




MPaaC 60][][ 11  

可见是安全的

5.1.6安全系数法疲劳强度校核

 根据选定轴 45钢，调质处理，查[1]表 15—1确定材料性能：

， ，MPaB 640 MPa2751  MPa1551 

抗弯截面系数： 2
33

38.13016
32

5114.3
32

mmdW 





抗扭截面系数： 2
33

76.26032
16

5114.3
16

mmdWT 





弯曲应力： ，MPa
W
MD

a 56.19
38.13016

7.2546031  0m

扭转应力： ，MPa
W
T
T

a 30.8
76.26032

2161102  MPaam 30.8

影响系数

截面上由于轴肩引起的理论应力集中系数 和 按[1]表 3—2查取。 

由 ， ，取 ，04.0
45

0.2


d
r 28.1

45
58


d
D 12.2 70.1

由[1]附图 3—1可得轴的材料敏性系数 ，82.0q 85.0q

故有效应力集中系数：

928.1)112.2(82.01)1(1   qK

595.1)168.1(82.01)1(1    qK

由[1]附图 3—2得尺寸系数 71.0

由[1]附图 3—4得扭矩系数 76.0r

轴按磨削加工，

由[1]附图 3—4得表面质量系数 92.0 r

轴未经表面强化处理，即 ，则可得综合系数1q
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185.21
92.0
1

76.0
595.111

788.21
92.0
1

71.0
918.111


















KK

KK

取钢的特性系数： ，1.0 05.0

则安全系数 如下：caS

78.7
586.2134.8

586.2134.8

586.21
70.505.070.5185.2

275

84.0
01.082.11788.2

275

2222

1

1














































SS
SSS

K
S

K
S

ca

ma

，故设计的轴安全。4.1 SSca

5.2中间轴的校核

5.2.1中间轴上作用力的计算：

  因为采用的是直齿圆柱齿轮，所以轴向力 ，中间轴的力学模型如下图0F

5-5：

图 5-5 中间轴的力学模型图
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   齿轮 2：

   
NFF
NFF

rr

tt

98.689
71.1895

12

12




   齿轮 3：

   

NFF

N
d
TF

tr

t

95.174720tan

44.4802
90

1011.21622

33

3

3

2
3










5.2.2支反力的计算

    由图 5-5知：

   ， ， ，总长 。mmL 741  mmL 852  mmL 623  mmL 221

   垂直面受力如图 5-6：

图 5-6 垂直面受力图

   对于 点 得：2B 02  BM

  N
L

LLFLFF rr
AV 09.969

221
)6285(95.17476298.689)( 32332

2 







  方向向下。

   对于 点 得：2A 02  AM

  N
L

LFLLFF rr
BV 87.88

221
7495.1747)8574(98.689)( 13212

2 
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  方向向下。

  有轴上的合力 ，校核：02  VF

  ，计算无误。095.174798.68987.8809.9693222  rrBVAV FFFF

  水平面支反力如图 5-7：

图 5-7 水平面受力图

  对于 点 得：2B 02  BM

N
L

LLFLFF tt
AH 21.3726

221
)6285(44.48026271.1895)( 32332

2 







对于 点 得：2A 02  AM

N
L

LFLLFF tt
BH 93.2971

221
7444.4802)8574(71.1895)( 13212

2 







由轴上的合力 ，校核：02  HF

，计算无误。044.480271.189593.297121.37263222  ttBHAH FFFF

点总支反力：2A

NFFF AHAVRA 16.3850)09.969()21.3726( 222
2

2
22 

点总支反力：2B

NFFF BHBVRB 26.2973)93.2971()87.88( 222
2

2
22 

5.2.3绘转矩，弯矩图
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垂直面内的转矩：

C2点： mmNLFM AVCV  66.717127409.969122

D2点： mmNLFM BVBV  94.55096287.88322

水平面弯矩：

C2点： mmNLFM AHCH  5.2757397421.3726122

D2点： mmNLFM BHDH  6.1842596293.2971322

合成弯矩：

C2点：

NMMM CHCVC 22.284912)5.275739()66.71712( 222
2

2
22 

D2点：

NMMM DHDVD 96.184341)6.184259()94.5509( 222
2

2
22 

5.2.4转矩

中间轴的转矩

mmNT  2161102

综上所述，绘制中间轴的转矩弯矩图 5-8：
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图 5-8 中间轴的转矩弯矩图

5.2.5弯矩强度校核

由上面可知 C2处截面的转矩最大，是危险截面。根据选定的轴材料 45钢，

调质处理，由[1]表 15—1查得 。MPa60][ 1 

MPaMPa
d

M c
ca 60][37.33

451.0
59.304121

1.0
][ 133

2 


 

故安全。

5.2.6.安全系数法疲劳强度校核

由上面可知 C2处是危险截面

根据选定轴 45钢，调质处理，查[1]表 15-1确定材料性能：

1 1640 , 275 , 155B MPa MPa MPa     

抗弯截面系数
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C截面有一个键槽 ，914hb 5.5t

2
2223

76.7606
452

)5.545(5.514
32

4514.3
2

)(
32

mm
d
tdbtdW 













抗扭矩截面系数

2
2333

4.16548
452

)5.545(5.514
16

4514.3
2

)(
16

mm
d
tdbtdWT 













弯曲应力

，MPa
W
MC

a 98.39
76.7606
59.3041212  0m

扭转应力

，MPa
W
T
T

a 06.13
4.16548

2161102  MPaam 06.13

影响系数

截面上由于轴肩引起的理论应力集中系数 和 按[1]表 3—2查取。 

由 ， ，取 ，04.0
45

0.2


d
r 22.1

45
55


d
D 10.2 68.1

由[1]附图 3—1可得轴的材料的敏性系数 ， 。82.0q 85.0q

故有效应力集中系数：

902.1)110.2(82.01)1(1   qK

578.1)168.1(85.01)1(1   qK

由[1]附图 3—2得尺寸系数 ，由[1]附图 3—4得扭转系数71.0 76.0r

轴按磨削加工，由[1]附图 3—4得表面质量系数 92.0 r

轴未经表面强化处理，即 ，则可得综合系数：1

163.21
92.0
1

76.0
578.111

765.21
92.0
1

71.0
902.111


















KK

KK

取钢的特性系数： ，1.0 05.0

则安全系数 如下：caS
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46.2
8.45.1

8.45.1

8.4
27.2605.027.26163.2

275

5.1
01.036.65765.2

275

2222

1

1














































SS
SSS

K
S

K
S

ca

m

，故设计的轴安全。4.1 SSca

5.3低速轴的校核

5.3.1低速轴上作用力的计算

因为采用对的是直齿圆柱齿轮，所以轴向力 ，低速轴的力学模型如图 5-9：0F

图 5-9 低速轴力学模型图

齿轮 4：

NFF
NFF

rr

tt

95.1747
44.4802

34

34




5.3.2支反力的计算

由 5-9可知：

， ，总长mmL 5.921  mmL 5.1402  mmL 233

垂直面受力如图 5-10，
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图 5-10 垂直面受力图

对于 点 ，得：3B 03  BM

，方向向下N
L
LFF r

AV 02.1054
233

5.14095.174724
3 




对于 点 ，得：3A 03  AM

，方向向下N
L
LFF r

BV 93.693
233

5.9295.174714
3 




由轴上的合力 ，校核：03  VF

，计算无误。095.174793.69302.1054433  rBVAV FFF

水平面受力如图 5-11：

图 5-11 水平面受力图

对于 点 ，得：3B 03  BM
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N
L
LFF t

AH 89.2895
233

5.14044.480224
3 




对于 点 ，得：3A 03  AM

N
L
LFF t

BH 54.1906
233

5.9244.480214
3 




由轴上的合力 ，校核：03  HF

，计算无误。044.480254.190689.2895433  tBHAH FFF

点总支反力：3A

NFFF AHAVRA 74.3081)89.2895()02.1054( 222
3

2
33 

点总支反力：3B NFFF BHBVRB 90.2028)54.1906()93.693( 222
3

2
33 

5.3.3转矩，弯矩

C3 点垂直平面内的转矩：

NLFM AVCV 85.974965.9202.1054133 

C3 点水平面弯矩：

NLFM AHCH 83.2678695.9289.2895133 

C3 点合成弯矩：

NMMM CHCVC 19.285061)83.267869()85.97496( 222
3

2
33 

5.3.4转矩

低速轴的转矩：

mmNT  6788603

综上所述，绘制低速轴的转矩弯矩图 5-12
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图 5-12 低速轴转矩弯矩图

5.3.5弯矩强度校核

由上面可知 C1处截面的转矩最大，是危险截面。据选定的轴材料 45钢，

调质处理，由[1]表 15—1查得 MPa60][ 1 

MPaMPa
d

MC
aC 60][92.5

801.0
41.303191

1.0
][ 133

3
3 


 

5.3.6安全系数法疲劳强度校核

由上面可知，所以 C3处时危险截面

根据选定轴 45钢，调质处理，查[1]表 15—1确定材料性能：

， ，MPaB 640 MPa2751  MPa1551 

C3处设一个键槽， ，1422hb 9t

抗弯矩系数：

2
2323

76.44001
802

)980(922
32

8014.3
2

)(
32

mm
d
tdbtdW 
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抗扭矩截面系数：

2
2323

76.94241
802

)980(922
16

8014.3
2

)(
16

mm
d
tdbtdWT 













弯曲应力：

，MPa
W
MC

a 890.6
76.44001
41.3031913  0m

扭转应力：

，Mpa
W
T
T

a 203.7
76.94241

6788603  Mpaam 203.7

影响系数

截面上由于轴肩引起的理论应力集中系数 和 按[1]表 3—2查取。由 

， ，取 ，0375.0
80
3


d
r 1875.1

80
95


d
D 01.2 45.1

由[1]附图 3—1可得轴的材料的敏性系数 ，82.0q 85.0q

故有效应力集中系数：

383.1)145.1(85.01)1(1
828.1)101.2(82.01)1(1











qK
qK

由[1]附图 3—2得尺寸系数 ，由[1]附图 3—4得扭转系数71.0 76.0r

轴按磨削加工，由[1]附图 3—4得表面质量系数 92.0 r

轴未经表面强化处理，即 ，则可得综合系数：1q

931.01
92.0
1

76.0
383.111

66.21
92.0
1

71.0
828.111


















KK

KK

取钢的特性系数： ，1.0 05.0

则安全系数 如下：caS
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31.13
17.2997.14

17.2997.14

176.29
609.905.0609.9931.0

275

97.14
01.0695.666.2

275

2222

1

1














































SS
SSS

K
S

K
S

ca

ma

，故设计的轴安全4.1 SSca

6.键的选择和校核

6.1高速轴上键的选择和校核

高速轴上只有安装大带轮的键。根据安装大带轮处直径 ，查[1]附mmd 58

录 I，选择普通平键，选择键的尺寸： ，（ ， ）。561016  lhb 0.6t 25.0r

键的工作长度 ，键的接触长度 ，mmblL 491665  mmhk 5105.05.0 

传递的转矩 。按[1]表 6—2 查得键静连接时需用应力mNTT  08.531

，则MPap 100][ 

][47.7
58495
1008.532102 33

pp kLd
T  









故高速轴上的键强度足够。

6.2中间轴上键的选择和校核

中间轴上的键是用来安装齿轮的，因此选用圆头普通平键。高速轴上大齿

轮的轮宽 ，轴段直径 ，所以选用 （mmB 60 mmd 45 45914  lhb

， ）。短键的工作长度 ，键的接触高度5.5t 25.0r mmblL 311445 

，传递的转矩 ，则mmhk 5.495.05.0  mNTT  11.2162

][8.68
45315.4
1011.2162102 33

pp kLd
T  









故轴上的键强度足够。

6.3低速轴上键的选择和校核

低速轴上有两个键，一个是用来安装低速级大齿轮，另一个是用来安装联
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轴器。齿轮选用圆头普通平键，齿轮的轴段直径 ，轮宽 ，mmd 80 mmB 90

查表（机械设计课程设计）附录 I，选键的参数：

（ ， ）。键的工作长度801422  lhb 0.9t 4.0r

，键的接触高度 ，传递的转矩mmblL 582280  mmhk 7145.05.0 

，则mNTT  86.6783

][80.41
80587

1086.6782102 33

pp kLd
T  









故安装齿轮的键强度足够。

由后面的联轴器选择可知，轴孔长度 ，因为轴直径 ，mmL 1121  mmd 50

所以选键 。键的工作长度 ，键的100914  lhb mmblL 8614100 

接触高度 ，传递的转矩 ，则mmhk 5.495.05.0  mNTT  86.6783

][87.53
501125.4
1086.6782102 33

pp kLd
T  









故选的键强度足够。

7.滚动轴承的选择和校核

7.1高速轴轴承的选择和校核

7.1.1滚动轴承的选择

根据载荷及速度情况，选用深沟球轴承。由高速轴的设计，根据

，选轴承型号为 6307，其基本参数：mmdd 351613  2.33rC

7.2.2.滚动轴承的校核

1）轴承受力

NFF
NFF

RB

RA

6.1520
7.496

12

11




2）当量动载荷

根据工作情况（无冲击或轻微冲击），由表 13—6 查得载荷系数 1.1pf

NFfP
NFfP

p

p

66.16726.15201.1
37.5467.4961.1

22

11





3）验算轴承的寿命
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因为 ，所以只需验算轴承 2，轴承预期寿命与整机相同，12 PP 

hL 720001630015 

Lh
P
Cf

n
L rt

h 






 5.938488)

66.1672
102.331(

37660
10)(

60
10 3

1036

21

6

10


所以，轴承寿命足够。

7.2中间轴轴承的选择和校核

7.2.1滚动轴承的选择

根据载荷及速度情况，选用深沟球轴承。由中间轴的设计，根据

，选轴承型号 6307，其基本参数mmdd 352521  8.52rC

7.2.2滚动轴承的校核

1）轴承受力

NFF
NFF

RB

RA

82.3065
59.3754

24

23




2）当量动载荷

根据工作情况（无冲击或轻微冲击），由表 13—6 查得载荷系数 1.1pf

NFfP
NFfP

p

p

402.337282.30651.1
049.413059.37541.1

44

33





3）验算轴承的寿命

因为 ，所以只需验算轴承 3，轴承预期寿命与整机相同43 PP 

hL 720001630015 

Lh
P
Cf

n
L rt

h 






 2.921348)

049.4130
108.521(

38.8860
10)(

60
10 3

1036

32

6

10


所以，轴承寿命足够。

7.3低速轴轴承的选择和校核

7.3.1滚动轴承的选择

根据载荷及速度情况，选用深沟球轴承。由低速轴的设计，根据

，选轴承型号为 6314，其基本参数， 。mmdd 703531  105rC

7.3.2滚动轴承的校核

1）轴承受力

NFF
NFF

RB

RA

77.1968
88.3141

36

35




2）当量动载荷
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根据工作情况（无冲击或轻微冲击），由表 13—6 查得载荷系数 1.1pf

NFfP
NFfP

p

p

647.216577.19681.1
068.345688.31411.1

66

55





3）验算轴承的寿命

因为 ，所以只需验算轴承 5，轴承预期寿命与整机相同65 PP 

hL 720001630015 

Lh
P
Cf

n
L rt

h 






 53994256)

068.3456
101051(

01.2760
10)(

60
10 3

1036

53

6

10


所以，轴承寿命足够。

8.联轴器的选择

根据工作要求，载荷较平稳、启动频繁、对缓冲要求不高的中、低速轴系

转动，输出轴（低速轴）选用弹性柱销联轴器，考虑到转矩变化小，取

，则3.1AK

136.83872.6443.14  TKT Aca

按照计算转矩 小于联轴器额定转矩的条件，查[1]表 19—6，选用 HL4，caT

额定转矩为 ，孔径 ， 许用转速 ，故mmN 1250 mmd 50 mmL 112 min/4000r

使用。

9.箱体的设计

箱体设计尺寸见表 9-1。
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表 9-1

名称 符号 尺寸关系

mm
箱座壁厚 δ 8
箱盖壁厚

δ1
8

箱盖凸缘厚度 b1 12
箱座凸缘厚度 b 12
地脚螺钉直径 df M20
地脚螺钉数量 n 4
轴承旁联结螺栓直径 d1 M16
盖与座联接螺栓直径 d2 M10
联接螺栓 d2 的间距 L 10
轴承端盖螺钉直径 d3 M10
检查孔盖螺钉直径 d4 M5
定位销直径 d 14

大齿轮齿顶圆与箱体壁的距离 L1 10

轴承座轴承盖外径 D1
D2
D3

140
150
200

箱体外壁到轴承座端面的距离 L2 50
凸缘尺寸 C1

C2
24
20

沉头座直径 D 22
通气孔直径 D4 18
箱坐上的肋厚 m1 14
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10.润滑、密封的说明

10.1润滑

因为齿轮的速度都小于 12m/s，所以，减速器齿轮选用油池浸油的方式润

滑。把齿轮浸再油中，通过齿轮的传动，将油池中的油带入啮合处进行润滑，

同时也甩到箱壁上有助于散热。润滑时，浸油高度为高速齿轮的 0.7个齿高；

滚动轴承的润滑采用油润滑，通过齿轮的的快速转动，将油打到机箱内壁上，

油沿着机箱内壁流到油沟里，然后沿着油沟流到滚动轴承那进行润滑和散热。

可参见装配图。

10.2密封

为了防止泄漏，减速器的箱盖与箱体接合处和外伸轴处必须采取适当的密

封措施。箱体与箱盖的密封可以通过改善接合处的粗糙度，一般为小于或等于

6.3，另外就是连接箱体与箱盖的螺栓与螺栓之间不宜太大，安装时必须把螺栓

拧紧。外伸轴处的密封根据轴的直径选用国家标注 U 型密封圈。
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