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机械设计课程设计

1. 电机选择

工作机所需输入功率

17   1000 
8

P  Fv
w 1000   

w

60   2.34 kw
1000  0.97

p  2.34kw
w

所需电动机的输出功率 p
d

P
p  3.54kw

d

P  w  3.54 kw
d

a

传递装置总效率  a  0.6577
  2 4 

a 1 2   3 4 5

式中：

 ：蜗杆的传动效率 0.75
1

 ：每对轴承的传动效率 0.98
2

 ：直齿圆柱齿轮的传动效率 0.97
3

 ：联轴器的效率 0.99
4

 ：卷筒的传动效率 0.96
5

所以 n
a

 0.75  0.984  0.97  0.992  0.6577

2.34
P

d 0.6577
 3.5578kw

故选电动机的额定功率为 4kw
8

v 1000 60n   60 1000 60  7.72 r min
卷  D 3.14 330

n  i  i n （3 5）（7 40） 7.72 n  7.72r / min
卷 蜗 齿 卷 卷

 (162.12 1544) r min

符合这一要求的同步转速有 750r/min , 1000r/min , 1500r/min 电机容量的选择

比较：

1



表 1.1 电动机的比较

额定功率 同步转速 满载转速
方案 型号 重量 价格

/kw /r/min /r/min

1 Y160M 1-8 4 750 720 重 高

2 Y132M -6
1

4 1000 960 中 中

3 Y112M-4 4 1500 1440 轻 低

考虑电动机和传动装置的尺寸 重量及成本，可见第二种方案较合理，因

此选择型号为：Y132M -6D 的电动机。
1
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机械设计课程设计

1. 选择传动比

1.1总传动比
i  124.35

n
i  满

a n
卷

960
 

7.72

a
 124.35

1.2减速装置的传动比分配

i  i i  124.35 i  31.0875
a 蜗 齿 蜗

所以i
蜗

 31.0875 i  4
齿

i  4
齿

芯 士共丈凡 和兄 3
｀ 尸  '""'"'可,气 ....;.-. ：一

机戎 也各工丑 直 杠坟 让计斗 设丑 4 0 必 化 今 主 衮邓 认
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2. 各轴的参数

将传动装置各轴从高速到低速依次定为 I 轴 II 轴 III 轴 IV 轴 ：
0 I

 、 、 依次为电动机与 I 轴 I 轴与 II 轴 II 轴与 III 轴 III
I II II  III III V

轴与 V 轴的传动效率 则：

2.1各轴的转速

n  960r / min
I

n
n  满

IIi
蜗

960
 

31.0875 
 30.8806r / min

n  n  30.8806r / min
III II

n
n  III

IV i
齿

32
 

4.01 
 7.72r / min

2.2各轴的输入功率 输入功率：

Ⅰ轴 P
I

 P 
d 0 I

 3.5578  0.99  3.5222kw
P  3.5222kw

I

P  2.5888kwII

Ⅱ轴 P
II

P

 P 
I I II

 P 

 3.5222  0.75  0.98  2.5888kw

 2.5888  0.99  0.98
P

III
 2.5117kw

Ⅲ轴 III II II III

 2.5117kw
P  2.3876kwIV

P
Ⅳ轴 IV

 P
III


III V

 2.5117  0.97  0.98
 2.3876kw

2.3各轴的输出功率 输出功率：

Ⅰ轴 P
I

 P 
I 0 I

 3.5222  0.98  3.4518kw
P  3.4518kw

I

P  2.5370kwII

Ⅱ轴 P
II

Ⅲ轴 P

 P 
II I II

 P 

 2.5888  0.98  2.5370kw

 2.5117  0.98  2.4615kw
P

III
 2.4615kw

III II II III

Ⅳ轴 P   P   2.3876  0.98  2.3398kw
P  2.3398kw

IV

IVIII III V

2.4各轴的输入转矩

4
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I

 

电动机 T

机械设计课程设计

P 3.5578
 9550 d  9550   35.3927N  m

输入转矩：

d n 960
满 T  35.039N m

Ⅰ轴 T
I

 9550
P
I  35.0388N  m

N
T 800.62N mII

Ⅱ轴 T
II

 9550
P
II  800.6119N  m

N

Ⅲ轴 T
III

 9550

II

P
III  776.7536N  m

N

T
III

 776.75N  m

III T  2953.5N  m

Ⅳ轴 T
卷

 9550
P

卷

III  2953.5280N  m 
N

卷

1.1各轴的输出转矩 输出转矩：

电动机 T
d

Ⅰ轴 T
I

Ⅱ轴 T
II

Ⅲ轴 T
III

 35.3927N  m

P
 9550 I  34.3380N  m 

N
I

P
 9550 II  784.5997N  m 

N
II

P
 9550 III  761.2185N  m 

N
III

T
I

T
II

T
III

T
卷

 34.338N  m

 784.60N  m

 761.22N  m

 2894.5N  m

Ⅳ轴 T
卷

P
 9550 III  2894.4574N  m 

N
卷

5
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3.6 各轴的运动参数表

表 3.1 各轴的运动参数表

功率 P(kw)
轴号

转矩(N·m) 转速

(r/min)
传动 i

1

31.0875

效率

0.99

0.735

1
0.9702

4
0.9506

6

输入 输出 输入 输出

电机轴 4 3.5578 35.3927 960

1 轴 3.5233 3.4579 35.0388 34.3380 960

2 轴 2.5889 2.2571 800.620 784.5997 30.8806

3 轴 2.5117 2.4615 776.754 761.2185 30.8806

卷轴 2.3876 2.3398 2953.53 2894.457 7.72
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机械设计课程设计

1.蜗轮蜗杆的选择

P  3.5233kw, i  31.0875, n  960r / min

4.1选择蜗轮蜗杆的传动类型

根据 GB/T10085—1998 选择 ZI

4.2选择材料

蜗杆选 45 钢，齿面要求淬火，硬度为 45-55HRC.
蜗轮用 ZCuSn10P1,金属模制造。

为了节约材料齿圈选青铜，而轮芯用灰铸铁 HT100 制造

4.3按计齿面接触疲劳强度计算进行设

（1）根据闭式蜗杆传动的设计进行计算，先按齿面接触疲劳强度计

进行设计，再校对齿根弯曲疲劳强度。由文献[1]P254 式（11-12）， 传动中心
距 Z  1

3 ZeZ �
1

a  KT (


)2

H

由 前面的设计知作用在蜗轮上的转矩 T2，按 Z  =1,估取  0.75 ，则：
1

P T  9.95106  2
2 n

P
 9.55106   n1

2 i
1
1

 9.95106 
3.5233 0.75

960
31.0875

 817200.877 N  m

（2）确定载荷系数 K

因工作比较稳定，取载荷分布不均系数 K 
  1.3 ；由文献[1]P253 表 11-5

选取使用系数 K  1.15 ；由于转速不大，工作冲击不大，可取动载系
A

K  1.05 ；则
v

K  K K  K  1.15 11.05  1.21
A v

（3）确定弹性影响系数 Z
E

因选用的是 45 钢的蜗杆和蜗轮用 ZCuSn10P1 匹配的缘故，有

1
Z  160MPa 2

E

（4）确定接触系数Z


7



先假设蜗杆分度圆直径 d
1

图 11-18 中可查到 Z 
 

 2.9

和中心距a 的比值d
1

a  0.35 ，从文献[1]P253

（5）确定许用接触应力 
H

根据选用的蜗轮材料为 ZCuSn10P1，金属模制造，蜗杆的螺旋齿面硬度

＞45HRC，可从文献[1]P254 表 11-7 中查蜗轮的基本许用应力
应力循环次数

'  268MPa N  3.3574107
H

N  60 jn L
2 h

 60 1
960

 1 8 300  8 3.5574 107

31.0875
K  0.8533

HN

寿命系数 K
HN

 
8 107 

3.43574107
 0.8533

  229MPa
H

则   K  '  0.8533 268MPa  228.6875MPa
H HN H

（6）计算中心距:
3 160  2.9

a 159.654m3 m

取a  160mm
a  1.21 817.2 103 ( )2

228.6875
 159.6543mm

d  80mm
取 a=160mm，由 i=30，则从文献[1]P245 表 11-2 中查取，模数 m=8 蜗杆分度 1

圆直径d
1

有效。

 80mm。从图中 11-18 中可查 Z 
'

 2.65 ，由于Z
'
＜ Z

 
，即以上算法

P  25.133mm
a

4.4蜗杆与蜗轮的主要参数与几何尺寸

（1）蜗杆
q  10

轴向尺距 P
a

直径系数 q=

  m = 25.133mm

d
1 =10

d  96 mm
a1

m d 
f 1

 60.8mm

齿顶圆直径 d
a1

 d  2h* m  96mm
1 a

齿根圆直径d
f 1

 d  2(h*m  c)  60.8mm
1 a

z
s 12.5664mm

a

分度圆导程角   arctan 1  5.71

q s
n

12.5040mm

蜗杆轴向齿厚 s
a

 1 m  12.5664mm
2 z2  31

蜗杆的法向齿厚 s
n

（2）蜗轮

 s  cos   12.5664  cos5.71  12.5040mm
a

8
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机械设计课程设计

蜗轮齿数 z  31, 变位系数 x  0.5
2 2

验算传动比i  z2

z
1

 31 
 31，

1 d
2

31  31.0875
 248mm

这时传动比误差为：
31.0875

 0.28% ，在误差允许值内。 d  264mm
a 2

蜗轮分度圆直径 d  mz  8  31  248mm
2 2

喉圆直径 d  d  2h  248  2  8  264mm
a 2 2 a 2

齿根圆直径 d  d  2h  248  2 1.2  8  228.8mm
f 2 2 f 2

d  228.8 mm
f 2

r  28mm
g 2

咽喉母圆半径r
g 2

 a  1 d
2 a 2

 160  0.5  264  28mm

4.5校核齿根弯曲疲劳强度
z  31.4697

1.53KT  
 

F d d
1 2

2 Y Y  
Fa 2 F

z 31
当量齿数 z 

v 2
2   31.4697

cos3  cos3 5.763

根据 x  0.5, z  31.4697
2 v 2

从图 11-9 中可查得齿形系数 Y
Fa 2

=2.55

Y
  0.9592

螺旋角系数： Y


许用弯曲应力：

 1


140
 1

5.71
140

 0.9592

从文献[1]P256 表 11-8 中查得有 ZCuSn10P1 制造的蜗轮的基本许用弯曲

应力[ ] ' =56MPa
F

9 106

K  0.6724
FN

[ ]  37.7MPa
寿命系数 K

FN
  0.6724 F

3.5574107

 
F

 56 0.6724  37.6544MPa
  23.314MPa

F

可以得到：
F


F

< 
F

 1.531.21 817200.877  2.55  0.9592 
 23.3144MPa 

80  248  8

因此弯曲强度是满足的。

9
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4.6 验算效率

  (0.95  0.96) tan  
tan(   )

v

已知  5.71: ；
v

 arctan f
v
； f 与相对滑动速度

v
有关。

s

d nv  1 1  4.041m / s
s 60 1000 cos

从文献[1]P264 表 11-18 中用差值法查得：f
v

 0.0239; 
v

 1.326  代入式中，

得  0.77 大于原估计值，因此不用重算。

4.7 精度等级公差和表面粗糙度的确定

考虑到所设计的蜗杆传动是动力传动，属于通用机械减速器，从

GB/T10089-1988 圆柱蜗杆，蜗轮精度选择 8 级精度，侧隙种类为 f，标注为

8f  GB/T10089-1988。然后由有关手册查得要求的公差项目及表面粗糙度，此

处从略。详细情况见零件图。

3. 圆柱齿轮的设计
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机械设计课程设计

P=2.5117KW ， N  30.8806r min ， i=4.0

5.1材料选择

（1） 小齿轮的材料为 40 Gr(调质) ，硬度为 280 HBS ,大齿轮的材料为 45 钢（调

质），硬度为 240 HBS ,二者之差为 40 HBS 。
（2） 精度等级选 8 级精度。

（3） 选小齿轮齿数 Z  19 ，大齿轮齿数 Z  19  4  76 ，取 Z  76 。
1 2 2

（4） 选压力角为  20 。

5.2按齿面接触强度计算设计

按式（10-21）试算，即

3 KT u 1 Z
d  2.32 1   ( E  )2

1t

（1） 确定公式中的各参数

 u 
d H

①试选载荷系数， K
t

 1.4 。

②计算小齿轮的传递扭矩

9.55105 P 95.5105  2.5117
T  1 

1 n
1

30.8806
 7.7676 105 N  m

③由文献[1]P205 表 10-7 选齿宽系数
d

 1。

④由文献[1]P201 表 10-6 查的材料的弹性影响系数Z
E

 189.8MPa 2 。

⑤由文献[1]P209 图 10-21d 按齿面硬度查得小齿轮的接触疲劳强度极限


HLim1

 600MP
a
；大齿轮的接触疲劳强度极限

HLim 2
 550MPa 。 N  3.3574107

1

⑥由文献[1]P206 式 10-13 计算应力循环次数。

N  60n jL
1 1 n

 60  30.8806 1 1 8 300  8 N  8.89 106
2

 3.3574 107

N  3.3574 107 

24
 8.89 106

⑦由文献[1]P207 图 10-19 取接触疲劳寿命系数 K

⑧计算疲劳需用应力。

HN 1
 1.02; K

HN 2
 1.15 。

 
H  1

 612Mpa

取失效概率为 1%，安全系数S  1 ，由文献[1]P205 式（10-12）得

11



 

d

  
H 1

K 
HN 1 lim1  1.02  600MPa  612MPa 

S
 

H  2
632.5Mpa

  
H 2

K 
HN 2 lim2  1.15  550MPa  632.5MPa 

S

5.3计算

（2） 试算小齿轮的分度圆的直径 d 代入 中较小值
1t , H

3    k T u 1 Z
d  2.32

1t
t   1

u
(

d

E  )2 

H

d  117.74mm
1t

3 2.32 1.4  7.7676 105 
 5  189.8 2

1 4
 117.74mm

（2） 计算圆周速度v

 612 
v  0.1903m / s

 dv  1tn  
 117.74  30.8806 

 0.1903m / s
60 1000 60 1000

（3） 计算齿宽b

b    d  1117.74  117.74mm
d 1t

（4） 齿宽与齿高之比 
b

h

b   dd
1t

 117.74

模数 m
nt

 1t

z
1

 117.7496  6.1973 
19

齿高 h  2.25  m
nt

 13.9440mm

b 
 117.7496  8.4444

h 13.9440
（5） 计算载荷系数

根据v  3.29m / s ，7 级精度，由文献[1]P194 图 10-8 查的动载荷系

K  1.12 ；
v

直齿轮， K  K  1 。
H F

由文献[1]P193 表 10-2 查的使用系数 ：

K  1
A

由文献[1]P196 表 10-4 用插值法 6 级精度，小齿轮相对支撑对称分布

K 
H   1.518

由 
b 

 8.4444 ， K
h H 

 1.518 查文献[1]P198 图 10-13 得 K
F

 1.35 ；故载荷系

数

12
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1 1   339.2857MPa

机械设计课程设计

K   K  K K K  11.0111.528  1.5423
A V H H 

（6） 按实际载荷系数校正算的分度圆直径，由文献[1]P204 式（10-10 a ）得 d  131.725m2 m
1

d   d 3 K

1 1t K
t

 117.7496 3 1.5423
1.4

 131.7252

（7）计算摸数m m  5.9329mm
n

d
m  1

n z
1

 131.7252 
 6.9329mm

19

5.4按齿根弯曲强度计算设计

由文献[1]P201 式（10-5）得弯曲强度计算设计

m  
3 2KT

1 (YFa
Y

Sa )
n

（1） 公式内容的各计算值

 z2 
d   1 F

①由文献[1]P208 图 10-20 c 查得小齿轮的弯曲疲劳强度极限

  500MPa ；大齿轮的弯曲疲劳强度极限  380MPa ；
FE1 FE 2

②由文献[1]P206 图 10-18 取弯曲疲劳寿命系数 K  0.95, K  0.98
FN 1 FN 2

③计算弯曲疲劳许应力

取弯曲疲劳安全系数S  1.4, 由文献[1]P205 式（10-12）得

  K 
 FN FE 0.95 500

F  1 S 1.4

  K
 FN


2 FE 2  0.98 380  266MPa

F   2 S 1.4

④计算载荷系数 K

K  K
A 

K
V 

K
Fa 

K
F  

 11.05 11.45  1.5225

⑤查齿形系数。

由文献[1]P200 表 10-5 查的 Y
Fa1

 2.85；Y
Fa2

 2.238 。

⑥查取应力校正值系数。

由文献[1]P200 表 10-5 查的 Y
Sa1

 1.54；Y
Sa2

 1.752 。

⑦计算大、小齿轮的
Y Y

Fa Sa 并加以比较。
[ ]

13



(

Y Y 2.85 1.54
Fa1  Sa1    0.01294
[ ]

1

Y Y

339.2857

2.238 1.752
Fa 2   Sa 2    0.01474
[ ]

2

大齿轮的值大

（2） 设计计算
3

266

m  4.5879

m  2 1.5225 7.7676 105 
 0.01474  4.5879

1192

对比计算结果，由齿面接触疲劳强度计算的模数m 大于由齿根弯曲疲劳强度

计算的模数，由于齿轮模m 的大小取决于弯曲强度所决定的承载能力，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m 与齿数的乘积） m  5n

有关，可取由弯曲强度算得的模数 4.5879 并就近圆整为标准值m
n

 5 ，按接

触强度算的的分度圆直径d
1

 131.7252mm 来计算应有的齿数，于是由
z  27

dz   1  131.7252  26.3450 取 z
1

 27
1 m

n

z  iz
2 1

5 1

 4  26.3450  105.38 取 z
2

 106
z  106

2

这样设计出的齿轮传动，既满足了齿面疲劳强度，又满足了齿根弯曲疲劳强

度，并做到结构紧凑，避免浪费。

5.5取几何尺寸计算

（1） 计算分度圆直径 d  135mm1
d  z m  27  5  135mm

1 1 d  530mm
d  z

2 2
m  106  5  530mm

2

（2） 计算中心距 a  332.5mm
z

a  1
 z )m

2 n  (27 106) 5  332.5mm
2 2

圆整取 a=333mm
（3） 计算齿轮宽度

B  135mm
2

B  140mm1
b   d  d

1
 1135  135mm 圆整后 B

2
 135mm B

1
 140mm

4. 轴的设计计算

6.1蜗杆轴

14
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机械设计课程设计

蜗杆上的功率 P
I
转速 N

I
和转矩分 T

I
别如下：

P = 3.5223kw N
I I

=960r/min T
I
=35.2156Nm

6.1.1 按扭矩初算轴径

选用 45 钢调值，硬度为217  255HBS

根据文献 P370(15  2) 式，并查教材表 15-3，取 A  110

p 3.5223
d A 3 mm 1103 16.9675

n 960

考虑到有键槽，将直径增大 7%，则： d  17  (1 7%)mm  18.16mm

因此选d  20mm

6.1.2 蜗杆的结构设计

（1）蜗杆上零件的定位，固定和装配

一级蜗杆减速器可将蜗轮安排在箱体中间，两队轴承对成分布，蜗杆由

轴肩定位，蜗杆周向用平键连接和定位。

I 端：轴的最小直径为安装联轴器处的直径d ，故同时选用联轴器的转矩
1

d  20mm

计算T
ca

 K T
A I

，查文献[1]P351 表 14-1，考虑到转矩变化很小，故取 T
ca

45.780N3 m

K  1.3,则T
a ca

 1.3 35.2156  45.7803N  m

按照计算转矩应小于联轴器公称转矩的条件和考虑到蜗杆与电动机连接处电 

动机输出轴的直径查文献[3]P172 表 13-10 选用 HL6 型号弹性套柱销联轴器。

表 6.1 蜗杆轴联轴器参数

型号 公称转距 许用转速 L1 L 轴的直径

HL6

(N  m) (r / min) mm mm mm

250 3800 60 82 32
d  32mm,

I  II

因此 I 选择段d 

为10  8 70 。
I  II

 32mm, 长度取 L
1 II

 82mm, 轴上键槽键宽和键高以及键长 L
1 II

 82mm,

II 端：因为定位销键高度， 取h  6mm d  44mm,
ⅡⅢ

因此， d
II III

 d
1II

 2h  44mm 。轴承端盖的总长为 20mm,根据拆装的方便
L  50mm

取端盖外端面于联轴器右端面间的距离为 L  30mm II  III

所以， L
II  III

 30  20  50mm
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  段：初选用角接触球轴承，参考要求因 d =44，查文献[3]选用7209AC
II III

型号滚子承d  D  B  45100 19 。

即d
III V

 45mm, L
III V

 24mm. L
VII VIII

=24mm
d  62mm,

角接触球轴承一端用油环定位（宽度为 6mm），油环紧靠轴环端用于轴肩定

位。

IV V

V 段：直径d
  

 45  28.5  62mm, 轴环宽度 b  1.4h ,在满足强度
IV V 1

下，又要节省材料取轴肩宽度为L  10mm ； d  52mm ，
L

IV V
 45mm

L  35mm ； L
IV V 1

 35 10  45mm 。

IV V 2 d  80mm

IV V 2 IV V
d  248

a 2

V 段：由前面的设计知蜗杆的分度圆直径 d  80mm, 齿顶圆直径

d  96 ,蜗轮的喉圆直径d
a1 a 2

 248 。 b  78.8mm
1

查文献[1]P250 表 11-4 材料变形系数 x  0.5mm 所以蜗轮齿宽

b  (11 0.06Z
1 2

)m  8  0.06318  78.8mm L
V VI

 130 mm

综合考虑要使蜗轮与内壁有一定的距离

故选 L =130mm
V VI

图 6.1 蜗杆轴结构

6.1蜗轮轴

6.1.1 输出轴的设计计算

（1） 输出轴上的功率，转速和转矩：

P 
II 
=2.5371kw , N 

II 
=30.8806r/min ,T 

II 
=784.5997Nm

（2） 求作用在轴上的力

16
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F  F 2T 2  784699.7
 2    6328.2 N

t 2 a1 d2
248

F  F  2T

a 2 t1 d1

 2  34338 
 1716.9 N

80
F  F

r 2 r1
 F  tan  9.53 0.369  2335.1058 N

t 2

（3） 初步确定轴径的最小直径

选用45 钢，硬度217  255HBS
根具文献[1]P370 中 (15 2) 式，并查文献[1]P370 表 15-3，取 A

0
 112,

d  C 
3 pmm. d  55mm

n
3 2.5371

d 112 48.6895mm
30.8806

考虑到键槽，将直径增大 10%，则； d  50.351 7%mm  52.0978mm

所以，选用d  55mm

6.1.3 轴的结构设计

（1）轴上的零件定位，固定和装配

蜗轮蜗杆单级减速装置中，可将蜗轮安装在箱体中央，相对两轴承对称 

分布，蜗轮左面用轴肩定位，右端面用轴端盖定位，轴向采用键和过度配合， 

两轴承分别以轴承肩和轴端盖定位，周向定位则采用过度配合或过盈配合， 

轴呈阶梯状，左轴承从左面装入，右轴承从右面装入。

（2）确定轴的各段直径和长度

轴的最小直径为安装联轴器处的直径d ，故同时选用联轴器的转矩计算
1

T  K
ca

T
A II

，查文献[1]P 表 14-1，考虑到转矩变化很小，故取

K  1.3,则T
A ca

 1.3 800.6199  1040.8059 N  m

由输出端开始往里设计。查机械设计手册选用 HL5 弹性柱销联轴器。

表 6.2 蜗轮轴联轴器参数 d  55mm
公称转矩 许用转速 L1 L 轴孔直径 I II

型号 (N  m) (r / min) mm mm mm L
I  II

 82mm

HL4 1250 4000 84 112 55 L  70mm

I-II 段： d  55mm ， L  82mm 。轴上键槽取1610 ， L  70mm 。
d  62mm

2
I  II I  II  II-III 段：因定位轴肩高度h  0.07 ~ 0.1 d1 3.5mm， LII  III  43mm

d  55  2  3.5  62mm，考虑到轴承端盖的长度和安装和拆卸的方便，取2

L
II  III

 25  25  43mm 。 L  60mm
III  IV
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