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设计任务书

题目:矿用链板输送机传动装置设计

1. 设计条件

1).机器功用 井下煤矿运输

2).工作情况 单向运输,中等冲击

3).运动要求 链板输送机运动误差不超过 7％

4). 工作能力 储备余量 15％

5).使用寿命 10年,每年 300天,每天 8小时

6).修检周期 半年小修,一年大修

7).生产批量 小批量生产

8).生产厂型 矿物局中心厂,中型机械厂

2．原始数据

1）运输机链条拉力（kN）:12

2）运输机链条速度（m/s）：0.5

3）主动星轮齿数：9

4）主动星轮节距（mm）：50

3．设计任务

1）设计内容 ①电动机选型；②链传动设计；③减速器设计；④联轴器选

型设计；⑤其他。

2）设计工作量 ①传动系统安装图 1张；②减速器装配图 1张；③零件图 2

张；④设计计算说明书 1份。

4．设计要求

1）减速器设计成二级展开式斜齿减速器；

2）所设计的减速器有一对标准直齿轮和一对斜齿轮。
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计算及说明 结果

1.运动简图

1—电动机 2—V 带 3—齿轮减速器 4—联轴器 5—滚筒

6—输送带

2．电动机的选择

1. 计算电动机输出功率

已知工作机上作用力 F(N)和线速度 ( / )v m s ,计算电动

机输出功率 P：

/1000P F v   (kW)
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式中 F＝12kN＝12000N，v＝0.5m/s，

查表 9－1得

V带传动效率 1 ＝0.96

8级精度的一般齿轮传动效率 2 ＝0.97

滚动球轴承
3 ＝0.98

联轴器
4
 ＝0.99

二级圆柱--圆锥齿轮减速器传动效率＝0.84。

把上述值代入后得 kW
VF

14.7
84.0

5.012

1000










＝0.84

'P =7.14kw

计算及说明 结果

3.总传动比及传动比分配
1.计算总传动比 i

i=n/
'n

'n ＝60×1000v/Z p

已知主动星轮齿数 z=9,主动星轮节距 p=64mm

min67.66
509

106 4

rV
n 






在上边已确定电动机满载转速为 n＝730r/min，计算总传

动比

/i n n ＝ 6.21
67.66

1440


2．分配传动比

由表 9--2知：V带传动比 2—4，取 带
i =3。

减速器传动比
2.7

3

6.21


带

减 i

i
i

减速器为二级展开式斜齿减速器， 21 3.1 ii 

即 06.31 i ， 35.22 i

3．传动装置运动参数的计算

n =66.67r/min

i=21.6

06.31 i

35.22 i
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从减速器的高速轴开始各轴命名为 1轴、2轴、3轴。

1
i ——第一级传动比

2
i ——第二级传动比

（1）各轴转速计算

第一轴转速 min480
3

1440
1

r
n

n
n 

带

第二轴转速 min86.156
1
1

2
r

i

n
n 

第三轴转速 min75.66
35.2

86.156

2

2
3

r
i

n
n 

1n =480（r/min）

2n =156.86（r/min）

3n =66.75（r/min）

计算及说明 结果

（2）各轴功率计算

kW72.62101  

kWPP 39.63212  

kWPP 07.63223
 

（3）各轴扭矩计算

mn  7.1339550 111

mn  04.3899550 111

mn  44.8689550 333

（4）将以上计算数据列表

轴号

转速

n(r/min)

输出功率

P(kW)

输出扭矩

T(N m)

电动机 1440 7.5 47.35

1 480 6.72 133.7

2 156.86 6.39 388.96

1P =6.72kw

2P =6.39kw

3P =6.07kw

1T =133.7Nm

2T =389.04Nm

3T =868.44Nm
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3 66.75 6.07 868.44

设计项目及说明 结 果

4.V带传动的设计

（1）确定计算功率 c

已知 P=7.14kW, min1440 rn
m 

查表知工况系数 KA=1.1

则 w
Ac  85.714.71.1

（2）选取 V带

（3）确定大小带轮的基准直径

小带轮直径 1
D ，查表 4.7知

大带轮直径
2

D =  带nnD
m1

（4）验算带速

6000014401006000011   nDv

要求带速在 5—25m/s范围
（5）确定 V带长度 Ld和中心距 a

中心距 0.7( 21
DD  ) 0

a  212 DD 

初选中心距
0

a =1.5  21
DD  = 4005.1 

初算基准长度     0

2
2121 42200 aDDDDL  

600420024006002 2  

  20
LLaa

d 

c 7.85Kw

A型，V带

1
D =100mm

2
D =300mm

V=7.54m/s

符合要求

0
a =600mm

mmL 1845

圆取整 d
L =2000mm

a=678mm
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（6）验算主动轮上的包角 1

1 =    3.572180 12
DD

（7）确定 V带根 z

由 m
n =1440r/min, 1

D =100mm,查表知许用功率 0


传递功率增量
0

 查表 4.5知 0


包角系数


k 查表 4.8知


k

长度系数 L
k 查表 4.3知 L

k

由式 z=   Lc
kk
00

 =   03.195.017.032.185.7 

（8）计算初拉力 0
F

由式
0

F =   215.2500 vqzv
c 




每米带质量 q，查表 4.2知

0
F =     254.71.0195.05.254.7685.7500 

（9）计算压力轴 Q

由式 Q=
2

sin2 1
0


 Fz =  21.163sin2.14762 

其中
1
为小带轮的包角

（10）V带传动的主要参数整理并列表：

5、各组传动齿轮设

带型 带轮基准直径

（mm）
传动比 基准长度

（mm）

A 1
D =100

2
D =300

3

2000

中心距（mm） 根数 初拉力（N） 压轴力(N)

678 6 147.2 1747

1 = 1.163 > 120

0
 =1.32kW

0
 =0.17kW


k =0.95

L
k =1.03

Z=5.38取整 Z=6根

q=0.1Kg/m

0
F =145.2

Q=1747N
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1.高速级齿轮参数设计（斜齿）

1.选用齿轮材料，确定许用应力
由表 6.2选 小锥齿轮 40Cr调质

大锥齿轮 45刚正火

许用接触应力 H ，  lim

min

H

H N

H

Z
S


 

接触疲劳极限
limH ， 查图

接触强度寿命系数 N
Z ， 应用循环次数 N

 103008148060601  h
njL

06.3109.6 8
12  i

查图得
1 2N N

Z Z、

接触强度最小安全系数
limH

S

则
 
  12.1450

03.1600

2

1





H

H





1）齿面接触疲劳强度设计计算

确定齿轮传动精度等级，按   3
1 1 1 10.013 ~ 0.022 /v n P n 估取圆

周速度 smv
t 5.2 ，参考表 6.7、表 6.8选取

小轮大端分度圆直径 1
d ，由式

  
  

3
2

2

1

12












 

d

T
d Et

齿宽系数 dm 查表，按齿轮相对轴承为非对称布置

小轮齿数 1
z 在推荐值 20～40中选

HBSHBS 2801 

HBSHBS 2002 

2
1lim 600 mm

H 

2
2lim 450 mm

H 

8
1 109.6 

8
2 1026.2 

03.11 

12.12 

1min H
S

 
 
  2

2
2

2
1

504

504

618

mm

mm

mm

H

H

H













Ⅱ公差组 8级

8.0d
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大轮齿数 2
z 06.32712  i ， 62.822 z 圆整取

齿数比 u=Z1/Z2=83/27=3.07
传动比误差 Δ u=(3..07-3.06)/3.06=0.003<0.05
所以合适

小轮转矩 1
T

载荷系数 K 
  V

A
K －使用系数 查表（中等冲击）

V
K －动载系数 由推荐值 1.02～1.2


 －齿间载荷分配系数，由推荐值 1.0～1.4

K
－齿向载荷分布系数 由推荐值 1.0～1.2

载荷系数 K 
  V 1.11.12.11 

材料弹性系数 E
Z 查表 6.4

节点区域系数 H
Z 查图 6--3( 0,12 21  xx )

重合度系数


z 由推荐值 0.75～0.88得

螺旋角系数  有  = cos = 12cos

故
3

2

1
504

99.08.046.28.189

8.0

13370045.12

07.3

107.3







 






d

齿轮模数 n
m

11 cos zdm
n  = 2712cos20.70  =2.54

按表标准圆整

中心距 a，   cos221
zzma

n  =    12cos283273

分度圆螺旋角 ，   azzm
n 2arccos 21 

=   171283273arccos 

小轮分度圆直径 1
d

cos11
mzd  =    23.15cos273

1 27z 

832 z

u=3.07

m 1337001

1 .5

1.2V
K 

1.1K
 


 =1.1

45.1

2189.8 /E
Z N mm

46.2H


z =0.80

 =0.99

mmd 20.701 

n
m ＝3

1.170a mm

1 108d mm

 = 23.15

mmd 95.831 
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圆周速度 v， 6000011
ndv  = 6000048095.83 

齿宽 95.838.01  db
d ， mmb 16.67 圆整

大齿轮齿宽
2

b ， mmbb 682 

小齿轮齿宽
1

b ， 51  bb ～10

2）齿根弯曲疲劳强度校核计算

由式 F =  FSaFa

n

YYYY
mbd

KT
 

1

12

当量齿数

3

11 cosz
v   23.15cos27 3

 23.15cos83cos
33

22 z
v

齿形系数 Fa
Y 查表 小轮 1Fa

Y

大轮
2Fa

Y

应力修正系数 Sa
Y 查表 小轮 1Sa

Y

大轮 2Sa
Y

不变位时，端面啮合角 t t   23.15cos20tanarctan

端面模数 t
m  23.15cosnt

mm

重合度 



 





 






 

 tattata
zz 


 tantantantan

2

1
2211





































































67.20tan
328312.3

67.20cos8312.3
arccostan83

67.20tan
322712.3

67.20cos2712.3
arccostan27

2

1



重合度系数
 =0.25+ a75.0

螺旋角系数
 由推荐值 0.85～0.92

smv 12.2

mmb 68

mmb 731 

2
b =68mm

40.92

06.30

2

1





v

v

1Fa
Y =2.518

2Fa
Y =2.195

1Sa
Y =1.63

2Sa
Y =1.782

t =20. 67

t
m =3.12mm

a =1.64

 =0.707

 =0.89
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故

89.0707.063.1518.2
395.8368

13370045.12

89.0707.063.1518.2
395.8373

13370045.12

2

1













F

F





3）齿轮其他主要尺寸计算

大轮大端分度圆直径
2

d

 23.15cos833cos22 zmd
n

大端根圆直径 f
d

325.1206.2582

325.1295.832

22

11





ff

ff

hdd

hdd

大端顶圆直径 a
d

3206.2582

3295.832

22

11





aa

aa

hdd

hdd

2
2

2
1

72.55

46.54

mm

mm

F

F









2
d =258.06mm

mmd

mmd

f

f

56.250

45.76

2

1





mmd

mmd

a

a

06.264

95.89

2

1





2.第二级齿轮参数设计（低速级）

设计项目及说明 结 果
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1）选用齿轮材料，确定许用应力

选小齿轮 40Cr调质

大齿轮 45正火

许用接触应力 H 由式  lim

lim

H

H N

H

Z
S


 

接触疲劳极限
limH 查图

接触强度寿命系数 N
Z 应用循环次数 N 由式 6－7

 

35.21025.2

830010186.1566060

8
212

21





i

jLn
h

查图，得
1 2N N

Z Z、

接触强度最小安全系数
limH

S

则
 
  15.1450

12.1600

2

1













许用弯曲应力 F 由式  lim

lim

F
F N X

F

Y Y
S


 

弯曲疲劳强度极限
limF 查图

弯曲强度寿命系数 N
Y 查图

弯曲强度尺寸系数 X
Y 查图

弯曲强度最小安全系数 minF
S

则
 
  4.111310

4.111500

2

1





F

F





2）齿面接触疲劳强度设计计算

HBSHBS 2801 

HBSHBS 2002 

2
1lim 600 mm

H 

2
2lim 450 mm

H 

7
2

8
1

106.9

1025.2





15.1

12.1

2

1





N

N

lim 1H
S 

 
 
  2

2
2

2
1

518

5.517

672

mm

mm

mm



















2
2lim

2
1lim

310

500

mm

mm

F

F









1 2 1N N
Y Y 

1X
Y 

min 1.4F
S 

 
  2

2

2
1

221

357

mm

mm

F

F









Ⅱ公差组 8级
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确定齿轮传动精度等级，按   3
2 2 2 20.013 ~ 0.022 /v n P n 估取

圆周速度 smv
t 1 ，参考表 6.7、表 6.8选取

小轮分度圆直径 1
d ，由式 6－5得

 
 

2

1
3

1

12E H

H d

uZ Z Z KT
d

u



 

  
   
 

齿宽系数 d 查表，按齿轮相对轴承为非对称布置

小轮齿数 1
z 在推荐值 20～40中选

大轮齿数 2
z 35.227212  izz

小轮转矩
2

载荷系数 K A V
K K K K K

 

A
K －使用系数 查表（中等冲击）

V
K －动载系数 由推荐值 1.05～1.4

K

－齿间载荷分配系数 由推荐值 1.0～1.2

K
－齿向载荷分布系数 由推荐值 1.0～1.2

载荷系数 K A V
K K K K K

 

材料弹性系数 E
Z 查表

节点区域系数 H
Z 查图

重合度系数 Z

由推荐值 0.85～0.92

故
3

2

3
37.2

37.3

8.0

38903745.12

518

87.05.28.189










 
d

齿轮模数 m 1 1/ 108.43 / 27 4.016m d z mm   圆整

Vt=1m/s

d =0.8

1
z

=27

2
z

=64

mm 3890372

A
K

=1

1.2V
K 

1.1K



1.1K
 

K=1.45

2189.8 /E
Z N mm

2.5H
Z 

0.87Z
 

mmd 4.1083


m＝5mm

mmd 1353 
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小轮分度圆直径
3

d mmzmd 13527513


13
dd 

圆周速度 v 1 1 / 60000v d n

标准中心距 a   221
zzma 

齿宽 b 1358.01  db
d =108mm

大轮齿宽 2
b

2
b b

小轮齿宽 1
b  1 2 5 ~10b b 

3）齿根弯曲疲劳强度校核计算

有式  1

1

2
F Fa Sa F

KT
Y Y Y

bd m   

齿形系数 Fa
Y 查表 小轮 1Fa

Y

大轮
2Fa

Y

应力修正系数 Sa
Y 查表 小轮 1Sa

Y

大轮 2Sa
Y

重合度



 1 1 2 2

1
(tan tan ) (tan tan )

2
a a

z z

    


   





































































20tan
52643

20cos643
arccostan64

20tan
52273

20cos273
arccostan27

2

1



重合度系数 0.25 0.75/Y
 

 

故

 
 513510853.0738.1262.238903745.12

513511353.060.157.238903745.12

2

1





F

F





smv 11.1

mma 5.227

mmb

mmb

113

108

1

2





1 2.57Fa
Y 

2Fa
Y

=2.262

1 1.60Sa
Y 

2Sa
Y

=1.738




=2.67

53.0

2
2

2
1

25.32

24.32

mm

mm

F

F








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4）齿轮其他主要尺寸计算

大轮分度圆直径
2

d
2

d 6452  mz

根圆直径 f
d

525.123202

525.121352

22

11





ff

ff

hdd

hdd

顶圆直径 a
d

523202

521352

22

11





aa

aa

hdd

hdd

2
d

=320mm

mmd

mmd

f

f

5.307

5.112

2

1





mmd

mmd

a

a

330

145

2

1





综上 ，得两组齿轮的相关几何参数

齿轮 m a
(mm)

d
(mm)

da
(mm)

fd (mm) z b

(mm)

高速

级

小斜齿轮 3

170

83.95 89.95 76.45 27 73

大斜齿轮 258.06 264.06 250.56 83 68

低速

级

小圆柱轮 5 227.5 135 145 122.5 27 113

大圆柱轮 320 330 307.5 64 108

6.各组传动轴设计

1.高速轴设计与校核

设计项目及说明 结 果
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1） 绘制轴的布置简图

2) 计算作用在齿轮上的力

转矩 1T

输出轴齿轮分度圆直径 mmd 95.831 

圆周力
95.83

13370022

1

1 





d
F

t

径向力  costan1 t
FF 

轴向力 tan1 ta
FF 

3）初步估算轴的直径

选取 40Cr作为轴的材料，调质处理

由
3

P
d A

n


计算轴的最小直径并加大 3％以考虑键槽的影响

查表 8.6 取 112

则

3
min

480

72.6
11203.1 d

4）轴的结构设计

m 7.1331

mmd 95.831 

t
F =3185.23N

 53.12011
F

 2.8671a
F

112

mmd 8.27min 
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（1）确定轴的结构方案

右轴承从轴的右端装入，靠轴肩定位。左轴承从轴的

左端装入，同时靠轴肩定位。采用单列圆锥滚子轴承，确

定各轴段直径和长度。

（2）确定各轴段直径和长度

1段 根据 min
d 圆整（按 GB4323-1984）， mmd 301  ，

308.18.1 11  dl

2 段 轴肩高度 (2 ~ 3)h c mm  ，孔倒角 c 取 3mm

（ GB6403.4-86）， 2 1 2d d h  且符合标准密封内径

（JB/ZQ4606-86）。取端盖宽度 20mm，端盖外端面与半

连轴器右端面 25mm，同时考虑到方便轴承端盖的螺栓的

拧紧，所以要适当加大 2段长度。

3 段 为方便装拆轴承内圈， 23
dd  且符合标准轴承

内径。查表选滚动轴承型号 30209， 3
d =45mm，宽度

T=22mm，轴承润滑方式选脂润滑。取 L 3 =40mm。

4段 d 4 = 3
d +（1—3）,根据几何关系 L 4 =92mm

5段 安装齿轮直径为小齿轮的分度圆直径， 5
d = 1

d

5
L =  mmb 311 

6段 6
d = 4

d ， 6
L =22mm

7段 7
d = 3

d ，
7

L = 3
L

（3）绘制轴的弯矩图和扭矩图

1
d =30mm

1
L =54mm

2

2

40

55

d mm

L mm





3
d =45mm

3
L =40mm

d 4 =52mm

L 4 =92mm

5
d =84mm

5
L =70mm

6
d =52mm

6
L =22mm

7
d =45mm

7
L =40mm
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求轴承反力

U面 2 1906.689U
F N

3 357.684U
F N

V面 2 4419.938V
F N

3 1020.616V
F N

求最大弯矩

U面 2 90540U
M N mm

V面 2 726719V
M N mm

合成弯矩

2 2
2 2U V

M M M N mm 

扭矩 T

175524T N mm

轴的受力图如下图所示

2 1906.689U
F N

3 357.684U
F N

2 4419.938V
F N

3 1020.616V
F N

2 90540U
M N mm

2 726719V
M N mm

752188M N mm

175524T N mm
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5）按弯扭合成强度校核轴的强度

当量弯矩 2 2( )ca
M M T  ，取折合系数 0.6  ，则齿

宽中点处当量弯矩：

2 2752188 (0.6 175524)ca
M   

轴的材料为 45 号钢，调质处理。由表 8.2 查得

2640 /b
N mm  ，由表 8.9查得材料许用应力

2
1[ ] 60 /b

N mm



由式 8-4得轴的计算应力为

759525ca
M N mm

2
18 /ca

N mm 

该轴满足强度要求
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1 1
3 3

4

759525

0.1 0.1 75
ca ca

ca

M M

W d
   



6) 精确校核轴的疲劳强度

（1）轴的细部结构设计

圆角半径：各轴肩处圆角半径见装配图。

键槽：齿轮、半连轴器与轴向固定采用 A型平键联接，

由 1
T
和 1

n
初 选 HL3 型 弹 性 柱 销 联 轴 器 ， 按

GB/T1096-2003半联轴器处的键为：14 9 70  。

配合：参考现有设计图纸或设计手册、图册

精加工方法：参考现有设计图纸或设计手册、图册

(2)选择危险截面

在装配图中可以看到各截面均有应力集中源，选择其中

应力较大、应力较集中较严重的截面。

计算危险截面工作应力

截面弯矩：

51
752188

76
M  

截面扭矩： 175524T N mm

抗弯截面系数：
3 30.1 0.1 75W d  

抗扭截面系数：
3 3

0.2 0.2 75T
W d  

截面上弯曲应力： / 504758 / 42187.5b
M W  

截面上扭剪应力： / 175524 / 84375T
T W  

504758M N mm

342187.5W mm

3
84375T

W mm

3
11.965 /b N mm 

32.080 /N mm 

311.965 /a
N mm 

0m 

3.89 /a m
N mm  

2
1 275 /N mm



0.1, 0.05
   
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