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题目： V 带——单级圆柱减速器

给定条件和数据:
（1）工作条件：

使用年限 12 年，工作为一班工作制，载荷较大冲击，环境灰尘较少，生产
批量为单件。
（2）技术数据：

滚筒圆周力 F=1000N；带速 V=2.2m/s；滚筒直径 D=500mm。

计 算

项目

                  计算过程        
结果

一、传动方案拟定（参照 P12 机械设计指导）

为了估计传动装置的总传动比范围，以便选择适合的传动机构和拟订传动方案，可先由
已知条件计算其驱动卷筒的转速

 nw=60×1000v/（πD）=60×1000×2.2/（π×500）≈84.07（r/min）

一般常选用同步转速为 960r/min 的电动机作为原动机，因此传动装置总传动比约为
11.419。根据总传动比数值，可初步拟订出以二级传动为主的多种传动方案。根据课程设计
要求我们选择图 1-5 所示的方案(《机械设计指导》)
二、电动机选择

1.卷筒
的转速 
nw

≈
84.07
（ r/mi
n）;

2.卷筒
轴的输
出功率

Pw=2.
2kW;
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2.

电 动

机 的

选 择

及 传

动 比

分配

1、电动机类型和结构形式。

按工作要求和工作条件和工作条件，选用一般用途的 Y 系列三相异步电动机。它为卧式
封闭结构。
2、电动机容量。
(1)卷筒轴的输出功率 Pw：

Pw=Fv/1000=2.2kW
(2)电机输出功率 Pd                          

传动装置的总效率：

η=η1η22η3η4

式中，η1、η2…为从电动机至卷筒轴之间的各级传动机构和轴承的效率。由表 1-2 查得: V
带传动效率η1=0.95、滚动轴承传动效率（一对）η2=0.99、圆柱齿轮开式传动效率η3=0.95、

弹性联轴器效率η4=0.99、

则

η=0.96×0.992×0.96×0.99=0.875

故                Pd=Pw/η=2.2/0.875≈2.51kW)

(3)电动机额定功率 deP

由机械设计指导第 14 章表 14-1 deP 应略大于 Pd，选取电动机额定功率 deP =3kW。 
3、电动机的转速
为了便于选择电动机转速，先推算电动机转速的可选范围。由表 1-4(《机械设计指导》)查得
V 带传动常用传动比范围 i1’=2~4，单级圆柱齿轮传动比范围 i2’=3~6，则电机转速可选范
围为

nd’=nw·i1’·i2’=504.46~1681.53r/min

可见，同步转速为 710r/min、960r/min 和 1420r/min 的电动机均符合。这里初选同步转
速分别为 710r/min 和 960r/min 的两种电动机进行比较，如表所示。

电 动 机 转 速 /
（r/min）

传动装置的传动比方案 电动机型号 额 定

功 率
/kW

同步 满载

mn

总传动比 mn / wn

1 Y132m-8 3 710 681 8.10

3.总效
率 ： η
=0.87
5；

4.电动
机额定
功 率

deP
=3kW

5.电动

机的型

号
Y132s-
6

6.分配

各级传

动比：

V 带的

传动比
i1= 3
单级圆

柱齿轮

的传动

比为

i2=3.8
06

7.各轴

转 速
n0=96
0r/min
n1= 
=320r
/min
n2=
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2 Y132S-6 3 1000 960 11.41

由表中数据可知两个方案均可行，但方案 1 的传动比较小，传动装置结构尺寸较小。因

此，可采用方案 2，选定电动机的型号为 Y132s-6。

4、电动机的技术数据和外形、安装尺寸。

由表 14-3、14-4 (《机械设计指导》)查出型电动机的主要技术数据和外形、安装尺寸，并列

表记录备用.
三、计算传动装置总传动比和分配各级传动比

1、传动装置总传动比：

i=nm/nw=960/84.07≈11.419
2、分配各级传动比

取 V 带的传动比 i1=3，则单级圆柱齿轮减速器的传动比为

i2=i/i1=11.412/3.2≈3.806

由于 i2/i1=3.806/3≈1.3         故正确

所得 i2 值符合一般圆柱齿轮传动和单级圆柱齿轮减速器传动比的常用范围。

四、计算传动装置运动和动力参数计算

1、各轴转速（r/min）

电动机为 0 轴，减速器高速轴为 1 轴，低速轴为 2 轴，各轴转速为

n0=nm=960r/min

n1= n0/i1=960/3=320（r/min）

n2=n1/i2=320/3.806=84.07（r/min）

2、各轴输入功率（kW）

按电动机额定功率 Ped 计算各轴输入功率，则
P0=Ped=3KW
P1= P0×η01=3×0.95=2.85KW
P2= P1×η2×η3=2.88×0.99×0.95=2.68KW

3、各轴转矩（N·m）

T0=9550×P0/ n0=9550×3/960=29.84（N·m）

T1=9550×P1/ n1=9550×2.85/320=85.05（N·m）

84.07
（ r/mi
n）

8.各轴

输入功

率（kW）

P0=
3KW
P1=
2.85K
W
P2=
2.68K
W

9.各 轴

转 矩

（N·m）
T0=
29.84
（N·m）
T1=
85.05
（N·m）
T2=
304.43
（N·m）
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T2=9550×P2/ n2=9550×2.68/84.07=304.43（N·m）

将计算结果汇总列表备用。

1、齿轮传动的设计计算

(1) 选择精度等级、材料及齿数

1) 材料及热处理

由《机械设计》表 10-1，选择小齿轮材料为 40Cr(调质)，齿面硬 280HBS，大齿轮材料

为 45 钢(调质)，齿面硬度 240HBS。

2) 齿轮精度

参考《机械设计》表 10-6，机器类型是通用减速器，故精度等级选用 7 级精度。

3)初选齿数

选小齿轮齿数 z1=24，则大齿轮齿数

z2=i2z1=3.806×24=90.856

故取 z2=91。

实际传动比 i = z2/ z1=91/24=
传动比误差：（3.806-3.791）/3.806=0.3%<2.5%       可用

4)初选螺旋角  β=14°

5)压力角   αn=20°

(2)按齿面接触疲劳强度设计

    1)由《机械设计》式 10-24 试算小齿轮分度圆直径，即

d1t≥3 2KHtT1

Φd
﹒

u + 1
u ﹒

ZHZEZεZβ

[σH]

2
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3.

齿 轮

传 动

设计

① 试选载荷系数 KHt=1.3

② 计算小齿轮传递的转矩

T1=9550×PI/ nI=9550×2.85/320=8.5×104（N·mm）

③ 由《机械设计》表 10-7 选取齿宽系数  Φd=1

④ 齿数比  u=i =3.806

⑤ 由《机械设计》图 10-20 查得αn=20°时的节点区域系数  ZH=2.433

⑥ 由《机械设计》表 10-5 查得材料的弹性影响系数  ZE=189.8Mpa1/2

⑦由《机械设计》式 10-21 计算接触疲劳强度用重合度系数 Zε

αt=arctan(tanαn/cosβ)= arctan(tan20°/cos14°)=20.562°

αat1=arccos[z1 cosαt /(z1+2han* cosβ)]=arccos[24×cos 20.562°/(24+2×1×cos14°)]

=29°58’28’’

αat2=arccos[z2 cosαt /(z2+2han* cosβ)]=arccos[107×cos 20.562°/(107+2×1×cos14°)]

=23°32’44’’

εα=[ z1(tanαat1 – tanαt)+ z2(tanαat2 – tanαt)]/2π

=[ 24×(tan29°58’28’’– tan20.562°)+ 91×(tan23°32’44’’– tan20.562°)]/2π=1.648

εβ=Φdz1tanβ/π=1×24×tan14°/π=1.905

Zε= 4 ―
εα

3 （1 ―
ε

β） + εβ

εα

= 4 ― 1.648
3 （1 ―

1.
905） + 1.

905
1.648

=0.668

⑧由《机械设计》式 10-23 可得螺旋角系数

Zβ= cosβ= cos14°=0.985

⑨计算接触疲劳许用应力

由《机械设计》图 10-25d 查得小齿轮和大齿轮的接触疲劳极限分别为
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αHlim1=600 Mpa         αHlim2=550 Mpa 
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由《机械设计》式 10-15 计算应力循环次数

N1=60n1jLh=60×320×1×(1×8×300×12)=5.530×108

N2= N1/u=5.530×108/(91/24)=1.453×108

由《机械设计》图 10-23 查取接触疲劳寿命系数

KHN1=0.91       KHN2=0.93

取失效概率为 1%、安全系数 S=1,由《机械设计》式 10-14 得

[σH]1=
KHN1σHlim1

S =0.91 ×
6001 =546 Mpa

[σH]2=
KHN2σHlim2

S =0.93 × 550
1 =511.5 Mpa

取[σH]1 和[σH]2 中的较小者作为该齿轮副的接触疲劳许用应力，即

[σH] =[σH]2=511.5 Mpa

所以，试算小齿轮分度圆直径

d1t≥3 2KHtT1

Φd
﹒

u + 1
u ﹒

ZHZEZεZβ

[σH]

2

=3 2 × 1.3 × 8.5 × 104

1
× （91/24） + 1

(91/24)
× 2.433 × 189.8 × 0.668 × 0.985

511.5

2

=46.187mm

2)调整小齿轮分度圆直径

①圆周速度

v= πd1tn1

60 ×
 
1000=π

 
× 54.944

 
× 320

60 ×
 
1000  m/s =0.92 m/s

②齿宽       b=Φdd1t =1×54.944=54.944 mm

③计算实际载荷系数 KH

 由《机械设计》表 10-2 查得使用系数 KA=1.75

 根据 v=0.809 m/s、7 级精度，由《机械设计》图 10-8 查得动载荷系数 Kv=1.04
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 计算齿间载荷分配系数 KHα
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齿轮的圆周力 Ft1=2T1/ d1t=2×8.5×104/54.944=3.096×103N，

KA Ft1/b=1.75×3.096×103/54.944=98.705 N/mm<100 N/mm，

查《机械设计》表 10-3 得齿间载荷分配系数 KHα=1.4

 由《机械设计》表 10-4 用插值法查得 7 级精度、小齿轮相对支撑对称布置时，KHβ=1.313

则载荷系数为    KH=KAKvKHαKHβ=1.75×1.04×1.4×1.313=3.346

由《机械设计》式 10-12，可得按实际载荷系数算得的分度圆直径

d1= d1t
3 KH

KHt
= 46.187 × 3 3.346

1.3
mm=61.196 mm

及相应的齿轮模数    mn= d1 cosβ/z1=61.196×cos14°/24 mm=2.47 mm

(3)按齿根弯曲疲劳强度设计

1) 由《机械设计》式 10-20 试算齿轮模数，即

mnt≥3 2KFtT1YεYβCOS2β
Φdz2

1
﹒( YFaYsa

[σF]
)

①试选载荷系数 KFt=1.3

②由《机械设计》式 10-18，可得计算弯曲疲劳强度的重合度系数 Yε

βb=arctan(tanβ cosαt) =arctan(tan14° cos20.562°) =13°8’24’’

εαv=εα/cos2βb=1.659/ cos213°8’24’’=1.749

Yε=0.25+0.75/εαv=0.25+0.75/1.749=0.778

③由《机械设计》式 10-19，可得计算弯曲疲劳强度的螺旋角系数 Yβ

Yβ=1-εβ β
120°=1-1.905× 14°

120°=0.778

④计算
YFaYsa

[σF]

 由当量齿数 zv1=z1/cos3β=24/ cos314°=26.27

zv2=z2/cos3β=91/ cos314°=99.62
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查《机械设计》图 10-17，得齿形系数

YFa1=2.62     YFa2=2.20

 由《机械设计》图 10-18 查得应力修正系数

Ysa1=1.60    Ysa2=1.78

 计算许用应力[σF]

由《机械设计》图 10-24c 查得小齿轮和大齿轮的齿根弯曲疲劳极限分别为

αFlim1=500 Mpa    αFlim2=380 Mpa

由《机械设计》图 10-22 查得弯曲疲劳寿命系数

KFN1=0.86     KFN2=0.89

取弯曲疲劳安全系数 S=1.4，由《机械设计》式 10-14 得

[σF]1=
KFN1σFlim1

S =0.86 × 5
001.4 =307.14 Mpa

[σF]2=
KFN2σFlim2

S =0.89 × 380
1.4 =241.57 Mpa

所以，

YFa1Ysa1

[σF]1
=2.62 × 1.6

307.143 =0.0136

YFa2Ysa2

[σF]2
=2.2 × 1.78

241.571 =0.0162

因为大齿轮的
YFaYsa

[σF] 大于小齿轮，所以取

YFaYsa

[σF] =
YFa2Ysa2

[σF]2
=0.0162

所以，试算齿轮模数

mnt≥3 2KFtT1YεYβCOS2β
Φdz2

1
﹒( YFaYsa

[σF]
)

=3 2 × 1.3 × 8.5 × 104 × 0.679 × 0.778 × cos214°
1 × 242

× 0.0162mm
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=1.4573mm
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2)调整齿轮模数

①圆周速度 v

d1= mntz1/cosβ=1.4573×24/cos14°mm =36.046 mm

v= πd1n1

60 ×
 
1000=π

 
×

34.
530 × 358.2

60 ×
 
1000  m/s=0.604 m/s

②齿宽 b    b=Φdd1 =1×36.046 mm=36.046 mm

③齿高 h 及宽高比 b/h

h=(2h∗
an + c∗

n) mnt=(2×1+0.25) ×1.4573 mm=3.279 mm

b/h=36.046/3.279=10.993

④计算实际载荷系数 KF

 根据 v=0.647 m/s，7 级精度，由《机械设计》图 10-8 查得动载荷系数

Kv=1.01

 由 Ft1=2T1/d1=2×8.5×104/36.046=4.719×103 N,

KA Ft1/b=1×4.719×103/36.046=132.225N/mm ≥100N/mm,

查《机械设计》表 10-3 得齿间载荷分配系数

KFα=1.2

 由《机械设计》表 10-4 用插值法查得 KHβ=1.309，

结合 b/h=10.99 查图 10-13，得 KFβ=1.39

则载荷系数为     KF= KAKvKFαKFβ=1.75×1.01×1.2×1.39=2.948

⑤由《机械设计》式 10-13，可得按实际载荷系数算得的齿轮模数

mn=mnt
3 KF

KFt
=1.4573×3 2.948

1.3
mm=1.915 mm

对比计算结果，由齿面接触疲劳强度计算的法面模数 mn 大于由齿根弯曲疲劳强度计算的

法面模数。从满足弯曲疲劳强度出发，从标准中就近取 mn =2 mm；为了同时满足接触疲劳
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强度，需按接触疲劳强度计算得的分度圆直径 d1=56.117 mm 来计算小齿轮的齿数，即
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z1=d1cosβ/ mn=40.477

取 z1=41，则 z2=uz1=3.806×41=105.046，取 z2=106。

(4)几何尺寸计算

1)计算中心距

a=(z1 + z2)mn

2cosβ =(41 + 156) × 2
2 × cos14°  mm=147.938mm

取中心距 a=150 mm

2)按圆整后的中心距修正螺旋角

β=arccos(z1 + z2)mn

2a = arccos(28 + 105) × 2
2 × 140 =16°52’16’’

3)计算小、大齿轮的分度圆直径

d1=
z1mn

cosβ= 41 × 1.4573
cos

1
6
°
52′16" mm=62.437 mm

d2=
z2mn

cosβ=156 × 1.4573
cos

1
6
°
52′16" mm=237.563 mm

4)计算齿轮宽度

b=Φdd1=1×62.437 mm=62.437 mm

取 b2=65 mm、b1=70 mm

(5)圆整中心距后的强度校核

齿轮副的中心距在圆整之后，KH、Zε和 KF、Yε、Yβ等均产生变化，应重新校核齿轮强度，

以明确齿轮的工作能力。

1)齿面接触疲劳强度校核

按前述类似做法，先计算《机械设计》式 10-22 中的各参数。为了节省篇幅，这里仅给

出 计 算 结 果 ： KH=2.548 、 T1=8.5 × 104 N · mm 、 Φ d=1 、 d1=62.437 mm 、 u=3.806 、

ZH=2.42、ZE=189.8Mpa1/2、Zε=0.454、Zβ=0.978。将它们代入式 10-22，得到

σH= 2KHT1

Φdd3
1

·
u + 1

u
 ZH ZE ZεZβ

 齿 轮

主要结

论  ：  

                             

齿  数       

z1=41

z2= 

156 ，

模 数

m=2 

mm ，

压力角

α=20°，

螺旋角

β= 16°

52’16”，
变位系

数
x1=x2
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= 2 × 2.548 × 8.5 × 104

1 × 62.4373 ·
3.806 + 1

3.806
×2.42×189.8×0.454×0.978 Mpa

=498.311 MPa<[σH]    满足齿面接触疲劳强度条件。

2)齿根弯曲疲劳强度校核

按前述类似做法，先计算《机械设计》式 10-17 中的各参数。同样，为了节省篇幅，这

里仅给出计算结果：KF=3.414、T1=8.5×104 N·mm、YFa1=2.46、YSa1=1.66、YFa2=2.22、

YSa2=1.78、Yε=0.484、Yβ=0.4723、β=16°52’16”、Φd=1、mn=2 mm、z1=41。将它们

代入式 10-17，得到

σF1=
2KFT1YFa1Ysa1YεYβcos2β

Φdm3
nz2

1

=2 × 3.414 × 8.5 × 104 × 2.46 × 1.66 × 0.484 × 0.4723 × cos216°52′16"
1 × 23 × 412

=74.495MPa<[σF]1

σF1=
2KFT1YFa2Ysa2YεYβcos2β

Φdm3
nz2

1

=2 × 3.414 × 8.5 × 104 × 2.22 × 1.78 × 0.484 × 0.4723 × cos216°52′16"
1 × 23 × 412

=72.087MPa<[σF]2

齿根弯曲疲劳强度满足要求，并且小齿轮抵抗弯曲疲劳破坏的能力大于大齿轮。

(6)主要设计结论

齿数 z1=41、z2=156，模数 m=2 mm，压力角α=20°，螺旋角β=16°52’16’’，变位系数

x1=x2=0，中心距 a=150 mm，齿宽 b1=70 mm、b2=65 mm。小齿轮选用 40Cr（调制），

大齿轮选用 45 钢（调制）。齿轮按 7 级精度设计。

(7)结构设计

以大齿轮为例。因齿轮顶圆直径大于 160 mm，而又小于 500 mm，故以选用腹板式结

构为宜。如下

=0 ， 
中心距
a=150 
mm ，

齿 宽
b1=70 
mm 、
b2=65 
mm
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以上内容仅为本文档的试下载部分，为可阅读页数的一半内容。

如要下载或阅读全文，请访问：

https://d.book118.com/055311010220011220

https://d.book118.com/055311010220011220

