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第一部分  设计任务书

1.1 设计题目

一级蜗杆减速器，每天工作小时数：24 小时，工作年限（寿命）：10 年，每年工作天

数：300 天，配备有三相交流电源，电压 380/220V。

表 1-1 设计数据

功率 P 2.5kW

角速度ω 3.2rad/s

1.2 设计计算步骤

1.确定传动装置的传动方案

2.选择合适的电动机

3.计算减速器的总传动比以及分配传动比

4.计算减速器的动力学参数

5.开式齿轮传动设计

6.齿轮传动的设计

7.传动轴的设计与校核

8.滚动轴承的设计与校核

9.键联接设计

10.联轴器设计

11.减速器润滑密封设计

12.减速器箱体结构设计

1.3 传动方案特点

1)组成:传动装置由电机、减速器、联轴器、开式齿轮工作机组成。

2)特点:涡轮相对于轴承对称布置

3)确定传动方案,根据任务书要求，将开式齿轮设置在低速级。选择传动方案为电动机-

一级蜗杆减速器-开式圆柱齿轮-工作机。
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第二部分  选择电动机

2.1 电动机类型的选择

按照工作要求和工况条件，选用三相笼型异步电动机，电压为 380V，Y 型。

2.2 确定传动装置的效率

查表得：

联轴器的效率：η1=0.99

滚动轴承的效率：η2=0.99

蜗杆副的效率：η3=0.8

开式圆柱齿轮的效率：ηo=0.96

工作机的效率：ηw=0.97

𝜂𝑎 = 𝜂1 𝜂2
2 𝜂3 𝜂𝑜 𝜂𝑤 = 0.99 × 0.992 × 0.8 × 0.96 × 0.97 = 0.723

2.3 选择电动机容量

工作机所需功率为

𝑃𝑤 = 2.5𝑘𝑊

电动机所需额定功率:

𝑃𝑑 =
𝑃𝑤

𝜂𝑎
=

2.5
0.723 = 3.46𝑘𝑊

𝑛𝑤 =
60𝜔
2 𝜋 =

60 × 3.2
2 𝜋 = 30.56𝑟╱𝑚𝑖𝑛

查课程设计手册表选取推荐的合理传动比范围，一级蜗杆传动比范围为：10～40，开

式圆柱齿轮传动比范围为：2～5，因此合理的总传动比范围为：20～200。电动机转速的可

以选择的范围为 nd=ia×nw=(20～200)×30.56=611～6112r/min。综合考虑电动机和传动装置

的尺寸、价格、重量、和减速器、开式齿轮传动传动比等因素，选定电机型号为：Y112M-

4 的三相异步电动机，额定功率 Pen=4kW，满载转速为 nm=1440r/min，同步转速为

nt=1500r/min。

表 2-1 电机选择方案对比
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方案 型号 额定功率/kW 同步转速(r/min) 满载转速(r/min)

1 Y160M1-8 4 750 720

2 Y132M1-6 4 1000 960

3 Y112M-4 4 1500 1440

4 Y112M-2 4 3000 2890

表 2-2 电动机尺寸

中心高 H 外形尺寸

L×HD

安装尺寸

A×B

地脚螺栓

孔直径 K

轴伸尺寸

D×E

键部位尺

寸 F×G

AC AD

112 400×265 190×140 12 28×60 8×24 230 190

2.4 确定传动装置的总传动比和分配传动比

（1）总传动比的计算

由选定的电动机满载转速 nm 和工作机主动轴转速 nw，可以计算出传动装置总传动比

为：

𝑖𝑎 =
𝑛𝑚

𝑛𝑤
=

1440
30.56 = 47.12
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（2）分配传动装置传动比

取开式圆柱齿轮传动比：ic=4

减速器传动比为

𝑖1 =
𝑖𝑎

𝑖𝑐
= 11.78

2.5 动力学参数计算

（1）各轴转速：

高速轴：𝑛1 = 𝑛𝑚 = 1440.00𝑟╱𝑚𝑖𝑛

低速轴：𝑛2 =
𝑛1

𝑖1
=

1440
11.78 = 122.24𝑟╱𝑚𝑖𝑛

工作机轴：𝑛3 =
𝑛2

𝑖𝑐
=

122.24
4 = 30.56𝑟╱𝑚𝑖𝑛

（2）各轴输入功率：

高速轴：𝑃1 = 𝑃𝑑 𝜂1 = 3.46 × 0.99 = 3.43𝑘𝑊

低速轴：𝑃2 = 𝑃1 𝜂2 𝜂3 = 3.43 × 0.99 × 0.8 = 2.72𝑘𝑊

工作机轴：𝑃3 = 𝑃2 𝜂2 𝜂𝑜 𝜂𝑤 = 2.72 × 0.99 × 0.96 × 0.97 = 2.51𝑘𝑊

则各轴的输出功率：

高速轴：𝑃'1 = 𝑃1 𝜂2 = 3.43 × 0.99 = 3.40𝑘𝑊

低速轴：𝑃'2 = 𝑃2 𝜂2 = 2.72 × 0.99 = 2.69𝑘𝑊

工作机轴：𝑃'3 = 𝑃3 𝜂𝑤 = 2.51 × 0.97 = 2.43𝑘𝑊

（3）各轴输入转矩：

电机轴：𝑇𝑑 = 9550 ×
𝑃𝑑

𝑛𝑚
= 9550 ×

3.46
1440 = 22.95𝑁▪𝑚

高速轴：𝑇1 = 9550 ×
𝑃1

𝑛1
= 9550 ×

3.43
1440 = 22.75𝑁▪𝑚

低速轴：𝑇2 = 9550 ×
𝑃2

𝑛2
= 9550 ×

2.72
122.24 = 212.50𝑁▪𝑚
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工作机轴：𝑇3 = 9550 ×
𝑃3

𝑛3
= 9550 ×

2.51
30.56 = 784.37𝑁▪𝑚

则各轴输出转矩：

高速轴：𝑇'1 = 9550 ×
𝑃'1
𝑛1

= 9550 ×
3.4

1440 = 22.55𝑁▪𝑚

低速轴：𝑇'2 = 9550 ×
𝑃'2
𝑛2

= 9550 ×
2.69

122.24 = 210.16𝑁▪𝑚

工作机轴：𝑇'3 = 9550 ×
𝑃'3
𝑛3

= 9550 ×
2.43

30.56 = 759.38𝑁▪𝑚

各轴转速、功率和转矩列于下表

表 2-3 各轴动力学参数表

轴名称 转速 n/(r/min) 功率 P/kW 转矩 T/(N•m)

电机轴 1440 3.46 22.95

高速轴 1440 3.43 22.75

低速轴 122.24 2.72 212.5

工作机轴 30.56 2.51 784.37
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第三部分  减速器蜗杆副传动设计计算

3.1 选择材料并确定许用应力。

(1)（1）选择材料。

蜗杆 45 钢，表面淬火 45～50HRC；蜗轮铸锡青铜 ZCuSn10P1 砂模铸造。

(2)（2）确定许用应力。

查表 8-6 得基本许用弯曲应力[σOH]=200MPa。

𝑛2 =
𝑛1

𝑖 =
1440
11.78 = 122.24𝑟╱𝑚𝑖𝑛

𝑁 = 60𝑛2 𝐿ℎ = 5.281 × 108次

𝑍𝑁 = 8 107

𝑁𝐿
= 8 107

5.281 × 108 = 0.61

[许用接触应力  𝜎𝐻] = [𝑍𝑁 𝜎] ≈ 0.61 × 200 = 122𝑀𝑃𝑎

查表 8-7，得基本许用弯曲应力[σoF]=64MPa

寿命系数为

𝑌𝑁 = 9 106

𝑁
= 9 106

5.281 × 108 = 0.5

[𝜎𝐹] = 𝑌𝑁 [𝜎𝑜𝐹] = 32𝑀𝑃𝑎

3.2 按齿面接触疲劳强度设计。

由式（8-10），中心距 a 为

𝑎 ≥ 3 𝐾𝑇2 (𝑍𝐸 𝑍

[𝜎𝐻])2

(1)确定公式中的参数。

1)确定 z1、z2、η。
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由 i=11.78,查表 8-1，取 z1=4，则 z2=i×z1=11.78×4=47；

由 z1=4，查表 8-9，初步估计η=0.8。

2)计算蜗轮转矩 T2

𝑇 = 9.55 × 106 
𝑃
𝑛 = 9.55 × 106 

2.72
122.24 = 212500𝑁•𝑚𝑚

3)确定使用系数 K，材料的弹性系数 ZE

取 K=1，钢蜗杆与锡青铜蜗轮配对，取 ZE=155。

4)确定接触系数 Zp

假设 d1/a=0.35,查图 8-6，Zp=2.9。

(2)设计计算。

𝑎 ≥ 3 𝐾𝑇2 (𝑍𝐸 𝑍

[𝜎𝐻])2
≥ 3 1 × 212500 (155 × 2.9

122 )2 = 144.69𝑚𝑚

取 a=180mm，因 i=11.78，故由表 8-3 选取基本参数有，模数 m=6.3mm，直径系数

q=10，导程角γ=21.8°，蜗杆分度圆直径 d1=63mm。这时 d1/a=0.4，与假设相符合。

3.3 校核齿根弯曲疲劳强度。

当量齿数为 𝑧𝑣 =
𝑧2

𝑐𝑜𝑠3𝛾
=

47

𝑐𝑜𝑠321.8 = 58.72

根据 zv=58.72，由图 8-7 可查得齿形系数 YFa=2.28

螺旋角影响系数为

𝑌𝛽 = 1 ‒
𝛾

140° = 1 ‒
21.8°
140° = 0.8443

𝜎𝐹 =
1.53 𝐾 𝑇2

𝑑1 𝑑2 𝑚  𝑌𝐹𝑎2 𝑌𝛽 =
1.53 × 1.05 × 212500

63 × 296.1 × 6.3 × 2.28 × 0.8443 = 5.59

弯曲强度足够。

3.4 验算效率η。

vs=v1/cosγ=(π×d1×n1)/(60×1000×cosγ)=(π×63×1440)/(60×1000×

cos21.8)=5.12m/s
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查表 8-8 得

ρv=1.396°

𝜂 = (0.95～0.97) × ( 𝑡𝑎𝑛 𝛾
𝑡𝑎𝑛(𝛾 + 𝜌𝑣)) = (0.95～0.97) × ( 𝑡𝑎𝑛 21.8

𝑡𝑎𝑛(21.8 + 1.396)) = 0.896

3.5 热平衡计算

取油温 t=70℃，周围空气温度 t0=25℃，通风良好，取 Ks=15W/(m^2•℃)，传动效率

为 0.896，则散热面积为：

𝐴 =
1000 𝑃(1 ‒ 𝜂)

𝐾(𝑡 ‒ 𝑡0) =
1000 × 3.43(1 ‒ 0.896)

15 × (70 ‒ 25) = 0.53𝑚2

实际散热面积

𝑆 = 0.33 ( 𝑎
100)1.75 = 0.33 (180

100)1.75 = 0.92𝑚2

3.6 主要几何尺寸计算。

𝑑1 = 63𝑚𝑚，𝑑2 = 296.1𝑚𝑚，𝑎 =
1
2(𝑑1 + 𝑑2) =

1
2

(63 + 296.1) = 180𝑚𝑚

齿顶圆直径

𝑑𝑎1 = 𝑑1 + 2ℎ𝑎1 = 63 + 2 × 6.3 = 75.6𝑚𝑚

𝑑𝑎2 = 𝑑2 + 2ℎ𝑎2 = 296.1 + 2 × 6.3 = 308.7𝑚𝑚

齿根圆直径

𝑑𝑓1 = 𝑑1 ‒ 2.4 𝑚 = 63 ‒ 2.4 × 6.3 = 47.88𝑚𝑚

𝑑𝑓2 = 𝑑2 ‒ 2.4 𝑚 = 296.1 ‒ 2.4 × 6.3 = 280.98𝑚𝑚

齿顶高

ℎ𝑎1 = 𝑚 = 6.3 = 6.3𝑚𝑚

齿根高

ℎ𝑓1 = 1.2 𝑚 = 1.2 × 6.3 = 7.56𝑚𝑚

全齿高

ℎ1 = ℎ𝑎1 + ℎ𝑓1 = 2.2 𝑚 = 2.2 × 6.3 = 13.86𝑚𝑚
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齿顶圆直径

𝑑𝑎1 = 𝑑1 + 2ℎ𝑎1 = 63 + 2 × 6.3 = 75.6𝑚𝑚

齿根圆直径

𝑑𝑓1 = 𝑑1 ‒ 2ℎ𝑓1 = 63 ‒ 2 × 7.56 = 47.88𝑚𝑚

蜗杆螺旋部分长度为：

𝑏1 ≥ (12.5 + 0.09𝑧2) × 𝑚 = (12.5 + 0.09 × 47) × 6.3 = 105.4𝑚𝑚

取𝑏1 = 105𝑚𝑚

蜗杆轴向齿距

𝑝𝑎 = 𝜋 𝑚 = 𝜋 × 6.3 = 19.792𝑚𝑚

蜗杆螺旋线导程

𝑝𝑧 = 𝑧1 𝑝𝑥 = 4 × 19.792 = 79.168𝑚𝑚

齿顶高

ℎ𝑎2 = 𝑚 = 6.3 = 6.3𝑚𝑚

齿根高

ℎ𝑓2 = 1.2 𝑚 = 1.2 × 6.3 = 7.56𝑚𝑚

全齿高

ℎ2 = ℎ𝑎2 + ℎ𝑓2 = 2.2 𝑚 = 2.2 × 6.3 = 13.86𝑚𝑚

蜗轮齿顶圆直径

𝑑𝑎2 = 𝑑2 + 2ℎ𝑎2 = 296.1 + 2 × 6.3 = 308.7

蜗轮齿根圆直径

𝑑𝑓2 = 𝑑2 ‒ 2ℎ𝑓2 = 296.1 ‒ 2 × 7.56 = 280.98

外圆直径

𝑑𝑒2 = 𝑑𝑎2 + 2 𝑚 = 308.7 + 2 × 6.3 = 321.3

蜗轮宽度

𝑏2 = 2 𝑚(0.5 + 𝑞 + 1) = 2 × 6.3(0.5 + 10 + 1) = 48.09𝑚𝑚

𝐵 = 0.67𝑑𝑎1 = 0.67 × 75.6 = 50.65𝑚𝑚

齿宽角
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𝜃 = 2 × 𝑎𝑟𝑐𝑠𝑖𝑛(𝑏2

𝑑1) = 2 × 𝑎𝑟𝑐𝑠𝑖𝑛(48.09
63 ) = 99.52°

咽喉母圆半径

𝑟02 = 𝑎 ‒
𝑑𝑎2

2 = 180 ‒
308.7

2 = 25.65𝑚𝑚

表 3-1 主要计算结果

蜗杆头数 z1 4

蜗轮齿数 z2 47

模数 m 6.3 mm

传动比 i 11.78 mm

中心距 a 180 mm

蜗杆直径系数 q 10 mm

蜗杆分度圆直径 d1 63 mm

蜗轮分度圆直径 d2 296.1 mm

蜗杆齿顶圆直径 da1 75.6 mm

蜗轮喉圆直径 da2 308.7 mm

蜗轮咽喉母圆半径 rg2 25.65 mm

蜗杆齿根圆直径 df1 47.88 mm

蜗轮齿根圆直径 df2 280.98 mm

蜗杆导程角 γ 21.8 °

蜗杆齿宽 b1 105 mm

蜗轮齿宽 b2 50.65 mm
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第四部分  开式圆柱齿轮传动设计计算

4.1 选定齿轮类型、材料及齿数。

1)根据传动方案，选用斜齿圆柱齿轮传动。

2)由表 7-1 选取小齿轮材料为 45，表面淬火，齿面硬度为 50HRC；大齿轮材料为 45，

表面淬火，齿面硬度为 50HRC。

3)初选取小齿轮齿数 Z1=24；大齿轮齿数 Z2=u×Z1=4×24=95。初选螺旋角β=13°。

4.2 按齿根弯曲强度设计

由设计计算公式(7-21)进行试算，即

𝑚𝑛 ≥ 3
2 𝐾 𝑇 𝑐𝑜𝑠2𝛽

𝜑𝑑 𝑧2
1

 
𝑌𝐹𝑎 𝑌𝑆𝑎

[𝜎𝐹]  𝑌𝛽 𝑌𝜀

1)确定公式内的各计算数值

估计 v≈1m/s，由表 7-9 选 7 级精度。

①工作情况系数 KA 由表 7-2,查得 KA=1。

②动载系数 Kv由图 7-7，查得 Kv=1.05。

③齿间载荷分配系数 KFα

由表 7-3，估计 KAFt/b>100N/mm，查得 KHα=KFα=1.2。

④齿向载荷分配系数 Kβ

取φd=0.6

由图 7-9，取 Kβ=1.424

⑤载荷系数 K

𝐾 = 𝐾𝐴 𝐾𝑣 𝐾𝐹𝛼 𝐾𝛽 = 1 × 1.05 × 1.2 × 1.424 = 1.794

⑥转矩 T1

𝑇1 = 9550 ×
𝑃
𝑛 = 9550 ×

2.69
122.24 = 210.16𝑁•𝑚

⑦当量齿数

𝑧𝑣1 =
𝑧1

𝑐𝑜𝑠3𝛽
=

24

𝑐𝑜𝑠313°
= 25.944
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𝑧𝑣2 =
𝑧2

𝑐𝑜𝑠3𝛽
=

95

𝑐𝑜𝑠313°
= 102.696

⑧齿形系数 YFa 由图 7-15 查得 YFa1=2.62，YFa2=2.21

⑨应力修正系数 YSa 由图 7-14 查得 YSa1=1.59，YSa2=1.84

⑩重合度系数 Yε

𝜀𝛼 = 1.88 ‒ 3.2 × ( 1
𝑧1

+
1
𝑧2

) = 1.88 ‒ 3.2 × ( 1
24 +

1
95) = 1.713

𝑌𝜀 = 0.25 +
0.75

𝜀𝛼
= 0.25 +

0.75
1.713 = 0.688

⑪螺旋角系数 Yβ

𝜀𝛽 = 0.318𝜑𝑑 𝑧1 × 𝑡𝑎𝑛 𝛽 = 0.318 × 0.6 × 24 × 𝑡𝑎𝑛 13° = 1.06

当εβ＞1，取εβ=1；

𝑌𝛽 = 1 ‒ 𝜀𝛽 
𝛽

120° = 1 ‒ 1 ×
13°

120° = 0.89

⑫弯曲疲劳极限σFlim 由图 7-17 查得σFlim1=700MPa，σFlim2=700MPa

⑬弯曲安全系数 SF

由表 10-13 查得 SF=1.25

⑭应力循环 NL

𝑁1 = 60 𝑛 𝑗 𝐿𝐻 = 60 × 122.24 × 1 × 24 × 300 × 10 = 5.281 × 108

𝑁2 =
𝑁1

𝑖 =
5.281 × 108

4 = 1.32 × 108

⑮弯曲寿命系数 YN 由图 7-18 查得 YN1=0.92，YN2=0.93

⑯许用弯曲应力[σF]

[𝜎𝐹1] =
𝑌𝑁1 𝜎𝐹𝑙𝑖𝑚1

𝑆𝐹
=

0.92 × 700
1.25 = 515.2𝑀𝑃𝑎

[𝜎𝐹2] =
𝑌𝑁2 𝜎𝐹𝑙𝑖𝑚2

𝑆𝐹
=

0.93 × 700
1.25 = 520.8𝑀𝑃𝑎

𝑌𝐹𝑎1 𝑌𝑆𝑎1

[𝜎𝐹1] =
2.62 × 1.59

515.2 = 0.00809
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𝑌𝐹𝑎2 𝑌𝑆𝑎2

[𝜎𝐹2] =
2.21 × 1.84

520.8 = 0.00781

𝑌𝐹𝑎1 𝑌𝑆𝑎1

[𝜎𝐹1] >
𝑌𝐹𝑎2 𝑌𝑆𝑎2

[𝜎𝐹2]

2)将上述值代入公式计算得

𝑚𝑛

≥ 3
2 𝐾 𝑇 𝑐𝑜𝑠2𝛽

𝜑𝑑 𝑧2
1

 
𝑌𝐹𝑎 𝑌𝑆𝑎

[𝜎𝐹]  𝑌𝛽 𝑌𝜀 = 3 2 × 1.794 × 210160 𝑐𝑜𝑠213

0.6 × 242 × 0.00809 × 0.89 × 0.688

= 2.173𝑚𝑚

圆整取标准模数 m=3mm

3)验算圆周速度及 KAFt/b

𝑑1 =
𝑚 𝑧1

𝑐𝑜𝑠 𝛽 =
3 × 24
𝑐𝑜𝑠 13° = 73.89𝑚𝑚

𝑣 =
𝜋 𝑑1 𝑛

60 × 1000 =
𝜋 × 73.89 × 122.24

60 × 1000 = 0.47𝑚╱𝑠

(与估计值接近)

由式(7-3 得)

𝐹𝑡 =
2 𝑇
𝑑1

=
2 × 210160

73.89 = 5688.46𝑁

𝑏 = 𝜑𝑑 𝑑1 = 0.6 × 73.89 = 44.33𝑚𝑚

(KA×Ft)/b=(1×5688.46)/44.33=128.32>100N╱mm

与原估计值相符

4.3 确定传动主要尺寸

1)中心距

𝑎 =
(𝑧1 + 𝑧2) × 𝑚𝑛

2 × 𝑐𝑜𝑠 𝛽 =
(24 + 95) × 3

2 × 𝑐𝑜𝑠 13 = 183.2𝑚𝑚

圆整为 a=183mm

𝛽 = 𝑎𝑐𝑜𝑠((𝑧1 + 𝑧2) × 𝑚𝑛

2 𝑎 ) = 𝑎𝑐𝑜𝑠((24 + 95) × 3
2 × 183 ) = 12.7325°
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β=12°43'56"

2)分度圆直径

𝑑1 =
𝑚𝑛 𝑧1

𝑐𝑜𝑠 𝛽 =
3 × 24

𝑐𝑜𝑠 12.7325 = 73.82𝑚𝑚

𝑑2 =
𝑚𝑛 𝑧2

𝑐𝑜𝑠 𝛽 =
3 × 95

𝑐𝑜𝑠 12.7325 = 292.18𝑚𝑚

3)齿宽

𝑏 = 𝜑𝑑 𝑑1 = 0.6 × 73.82 = 44𝑚𝑚

故取 b2=45mm，b1=b2+(5～10)mm、可取 b1=50mm

4.4 校核齿根弯曲疲劳强度

由校核计算公式(7-18)计算，即

𝜎𝐻 = 𝑍𝐻 𝑍𝐸 𝑍𝜀 𝑍𝛽 
2 𝐾 𝑇

𝑏 𝑑2
1

 
𝑢 + 1

𝑢

1)确定公式内的各计算数值

①弹性系数 ZE

由表 7-4 查得 ZE=189.8√MPa；

②节点区域系数 ZH

由图 7-12 查得 ZH=2.43

③重合度系数 Zε

𝑍𝜀 =
4 ‒ 𝜀𝛼

3 (1 ‒ 𝜀𝛽) +
𝜀𝛽

𝜀𝛼
=

4 ‒ 1.713
3

(1 ‒ 1) +
1

1.713 = 0.764

④螺旋角系数 Zβ

𝑍𝛽 = 𝑐𝑜𝑠 𝛽 = 𝑐𝑜𝑠 12.7325 = 0.988

⑤接触疲劳极限σHlim

由图 7-16 查得σHlim1=1150MPa，σHlim2=1150MPa。

⑥接触安全系数 SH

由表 7-10 查得 SH=1

⑦接触寿命系数 ZN
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由图 7-19 查得 ZN1=0.93，ZN2=0.95

⑧许用接触应力[σH]

由式(7-14)得

[𝜎𝐻1] =
𝜎𝐻𝑙𝑖𝑚1 𝑍𝑁1

𝑆𝐻
=

1150 × 0.93
1 = 1069.5𝑀𝑃𝑎

[𝜎𝐻2] =
𝜎𝐻𝑙𝑖𝑚2 𝑍𝑁2

𝑆𝐻
=

1150 × 0.95
1 = 1092.5𝑀𝑃𝑎

2)代入计算得

𝜎𝐻

= 𝑍𝐻 𝑍𝐸 𝑍𝜀 𝑍𝛽 
2 𝐾 𝑇

𝑏 𝑑2
1

 
𝑢 + 1

𝑢 = 189.8 × 2.43 × 0.764 × 0.988 
2 × 1.794 × 210160

45 × 73.822  
4 + 1

4
= 682.54𝑀𝑃𝑎[ ≤ 𝜎𝐻]

齿面接触强度满足

主要设计结论

齿数 z1=24，z2=95，模数 m=3mm，压力角α=20°，螺旋角β=12.7325°=12°

43'56"，中心距 a=183mm，齿宽 B1=50mm、B2=45mm

已知小齿轮的分度圆直径为：d5=73.82mm，则：

𝐹𝑡5 = 2 ×
𝑇
𝑑5

= 2 ×
210160

73.82 = 5693.85𝑁

𝐹𝑟5 = 𝐹𝑡5 
𝑡𝑎𝑛 𝛼
𝑐𝑜𝑠 𝛽 = 5693.85 ×

𝑡𝑎𝑛 20°
𝑐𝑜𝑠 12.7325° = 2124.64𝑁

𝐹𝑎5 = 𝐹𝑡5 × 𝑡𝑎𝑛 𝛽 = 5693.85 × 𝑡𝑎𝑛 12.7325° = 1286.56𝑁

𝐹𝑞 = 𝐹2
𝑟 + 𝐹2

𝑡 = 2124.642 + 5693.852 = 6077.34𝑁

4.5 计算齿轮传动其它几何尺寸

(1)计算齿顶高、齿根高和全齿高

ℎ𝑎 = 𝑚 ℎ ∗
𝑎𝑛 = 3𝑚𝑚

ℎ𝑓 = 𝑚(ℎ ∗
𝑎𝑛 + 𝑐 ∗

𝑛 ) = 3.75𝑚𝑚

ℎ = ℎ𝑎 + ℎ𝑓 = 𝑚(2ℎ ∗
𝑎𝑛 + 𝑐 ∗

𝑛 ) = 6.75𝑚𝑚
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(2)计算小、大齿轮的齿顶圆直径

𝑑𝑎1 = 𝑑1 + 2ℎ𝑎 = 73.82 + 2 × 3 = 79.82𝑚𝑚

𝑑𝑎2 = 𝑑2 + 2ℎ𝑎 = 292.18 + 2 × 3 = 298.18𝑚𝑚

(3)计算小、大齿轮的齿根圆直径

𝑑𝑓1 = 𝑑1 ‒ 2ℎ𝑓 = 73.82 ‒ 2 × 3.75 = 66.32𝑚𝑚

𝑑𝑓2 = 𝑑2 ‒ 2ℎ𝑓 = 292.18 ‒ 2 × 3.75 = 284.68𝑚𝑚

注：齿顶高系数ℎ ∗
𝑎𝑛 = 1.0，顶隙系数𝑐 ∗

𝑛 = 0.25

4.6 齿轮参数和几何尺寸总结

表 4-1 齿轮主要结构尺寸

代号名称 计算公式 小齿轮 大齿轮

模数 m 3 3

螺旋角β 右旋 12°43'56" 左旋 12°43'56"

齿顶高系数 ha* 1.0 1.0

顶隙系数 c* 0.25 0.25

齿数 z 24 95

齿宽 B 50 45

齿顶高 ha m×ha* 3 3

齿根高 hf m×(ha*+c*) 3.75 3.75

分度圆直径 d 73.82 292.18

齿顶圆直径 da d+2×ha 79.82 298.18

齿根圆直径 df d-2×hf 66.32 284.68

中心距 a 183 183
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第五部分  传动轴和传动轴承及联轴器的设计

5.1 高速轴设计计算

1)求高速轴上的功率 P1、转速 n1和转矩 T1

P1=3.43kW；n1=1440r/min；T1=22.75N•m

2)初步确定轴的最小直径：

先初步估算轴的最小直径。选取轴的材料为 45（调质），硬度为 240HBS，根据表，

取 C=110，于是得

𝑑𝑚𝑖𝑛 ≥ 𝐶 3 𝑃
𝑛 = 110 × 3 3.43

1440 = 14.69𝑚𝑚

高速轴的最小直径是安装联轴器的轴径，由于安装键将轴径增大 5%

𝑑𝑚𝑖𝑛 = (1 + 0.05) × 14.69 = 15.42𝑚𝑚

高速轴的最小直径是安装联轴器处轴的直径 d12，为了使所选的轴直径 d12 与联轴器

的孔径相适应，故需同时选取联轴器型号。

联轴器的计算转矩 Tca=KA×T1，查表，考虑平稳，故取 KA=1.3，则:

𝑇𝑐𝑎 = 𝐾𝐴 𝑇 = 1.3 × 22.75 = 29.58𝑁•𝑚

按照计算转矩 Tca 应小于联轴器公称转矩的条件，同时兼顾电机轴直径 28mm，查标准

或手册，选用 LX2 型联轴器。半联轴器的孔径为 25mm，故取 d12=25mm，半联轴器与轴

配合的毂孔长度为 62mm。

3)轴的结构设计图
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(1)设计轴的结构

1)轴的结构分析

为方便安装和调整蜗轮轴。采用沿蜗轮轴线的水平面剖分箱体结构，蜗杆轴不长，故

轴承采用两端固定方式。可按轴上零件的安装顺序。

2)确定各轴段的直径和长度。

①为了满足半联轴器的轴向定位要求，①轴段右端需制出一轴肩，故取②段的直径

d23=30mm。半联轴器与轴配合的轮毂长度 L=62mm,为了保证轴端挡圈只压在联轴器上而不

压在轴的端面上，故①段的长度应比 L 略短一些，现取 l12=60mm。

轴段②的直径考虑到联轴器的轴向固定及密封圈的尺寸，联轴器用轴肩定位，轴肩高

度为 H=2.5mm,则 d2=d1+2×H=30mm 由于轴段②的长度 L2 涉及的因素较多，稍后再确定

轴段③及轴段⑦的设计轴段③和⑦上安装轴承，考虑蜗杆受径向力、切向力和较大轴

向力，所以选用圆锥滚子。轴段③上安装轴承，其直径应既便于轴承安装，又符合轴承内

径系列。现暂取轴承为 30207，由轴承表查得轴承内径 d=35mm，外径 D=72mm，宽度

B=17mm，T=18.25mm，内圈定位轴肩直径 da=42mm，故 d3=35mm。通常一根轴上的两个

轴承型号相同，则 d7=35mm，为了蜗杆上轴承很好地润滑，通常油面高度应到达最低滚动

体中心，在此油面高度高出轴承座孔底边 12mm，取甩油环厚度为Δ=2mm,则轴段③和⑦

的长度为 L3=L7=2+T=20.25

轴段②的长度设计轴段②的长度 L_2 除与轴上的零件有关外，还与轴承座宽度及轴承
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端盖等零件尺寸有关。取轴承座内伸部分端面的位置和箱体内壁位置。由箱座壁厚取δ

=12mm,可知轴承端盖厚 e=10mm。端盖与轴承座间的调整垫片厚度为Δt=2mm。为方便不

拆卸外部连接部件的条件下，可以装拆轴承端盖连接螺栓，并使轮毂外径与端盖螺栓的拆

装不干涉，故取外部连接部件轮毂端面与端盖外端面的距离为 K1=24mm。轴承座位外伸凸

台高Δt´=5mm,测出轴承座长为 L´=76mm，则有

L2=K1+e+Δt+L'-T-Δ=(24+10+2+76-18.25-2)mm≈92mm

轴段④和轴段⑥的设计该轴段直径可取轴定位轴肩的直径，则 d4=d6=42mm，轴段④和

⑥的长度可由蜗轮外圆直径、蜗轮齿顶外缘与内壁距离Δ1=20mm 和蜗杆宽 b1=105mm，及

壁厚、凸台高、轴承座长等确定。

L4=L6=de2/2+Δ1+δ+Δt'-L'-b1/2=(321.3/2+20+12+5-76-105/2)mm≈69.15mm

蜗杆轴段⑤的设计轴段⑤即为蜗杆段长 L5=b1=105mm，分度圆直径为 63mm，齿顶圆

直径 da1=75.6mm

轴上零件的周向定位

半联轴器与轴的周向定位采用平键链接,半联轴器与轴的联接选用 A 型键，按机械设计

手册查得截面尺寸 b×h=8×7mm，长度 L=50mm。

为了保证传动平稳可靠,半联轴器与轴的配合为 H7/k6,滚动轴承与轴的周向定位是由过

渡配合来保证的，此处选轴的直径尺寸公差为 H7/k6

3)确定轴上圆角和倒角尺寸

根据表，取轴端倒角为 C1.5,各轴肩处的圆角半径则由各轴肩决定。

至此，已初步确定了轴的各段直径和长度。

表 5-1 轴的直径和长度

轴段 1 2 3 4 5 6 7

直径 25 30 35 42 75.6 42 35

长度 60 92 20.25 69.15 105 69.15 20.25

(2)蜗杆的受力分析

1)计算作用在蜗杆的力

蜗杆所受的圆周力（d1 为蜗杆的分度圆直径）
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𝐹𝑡1 = 𝐹𝑎2 = 2 ×
𝑇1

𝑑1
= 2 ×

22750
63 = 722.22𝑁

蜗杆所受的轴向力（d2 为蜗轮的分度圆直径）

𝐹𝑎1 = 𝐹𝑡2 = 2 ×
𝑇2

𝑑2
= 2 ×

212500
296.1 = 1435.33𝑁

蜗杆所受的径向力

𝐹𝑟1 = 𝐹𝑟2 = 𝐹𝑡2 × 𝑡𝑎𝑛 𝛼𝑛 = 522.42𝑁

根据 30207 圆锥滚子查手册得压力中心 a=15.3mm

第一段轴中点到轴承压力中心距离:

𝑙1 =
𝐿1

2 + 𝐿2 + 𝑎 =
60
2 + 92 + 15.3 = 137.3𝑚𝑚

轴承压力中心到蜗杆中点距离:

𝑙2 = 𝐿3 + 𝐿4 +
𝐿5

2 ‒ 𝑎 = 20.25 + 69.15 +
105

2 ‒ 15.3 = 126.6𝑚𝑚

蜗杆中点到轴承压力中心距离:

𝑙3 = 𝑙2 = 126.6𝑚𝑚

①计算轴的支反力

水平支反力

𝐹𝑁𝐻1 =
𝐹𝑡 𝑙3

𝑙2 + 𝑙3
=

722.22 × 126.6
126.6 + 126.6 = 361.11𝑁

𝐹𝑁𝐻2 =
𝐹𝑡 𝑙2

𝑙2 + 𝑙3
=

722.22 × 126.6
126.6 + 126.6 = 361.11𝑁

垂直支反力

𝐹𝑁𝑉1 =
𝐹𝑟 𝑙3 ‒

𝐹𝑎 𝑑
2

𝑙2 + 𝑙3
=

522.42 × 126.6 ‒
1435.33 × 63

2
126.6 + 126.6 = 82.64𝑁

𝐹𝑁𝑉2 =
𝐹𝑟 𝑙2 +

𝐹𝑎 𝑑
2

𝑙2 + 𝑙3
=

522.42 × 126.6 +
1435.33 × 63

2
126.6 + 126.6 = 439.78𝑁

②计算轴的弯矩，并做弯矩图
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截面 C 水平弯矩

𝑀𝐻1 = 𝐹𝑁𝐻1 𝑙2 = 361.11 × 126.6 = 45716.53𝑁•𝑚𝑚

截面 C 处的垂直弯矩

𝑀𝑉1 = 𝐹𝑁𝑉1 𝑙2 = 82.64 × 126.6 = 10462.22𝑁•𝑚𝑚

截面 C 处右侧的垂直弯矩

𝑀𝑉2 = 𝐹𝑁𝑉1 𝑙2 +
𝐹𝑎 𝑑

2 = 82.64 × 126.6 +
1435.33 × 63

2 = 55675.12𝑁•𝑚𝑚

分别作水平面的弯矩图（图 b）和垂直面弯矩图（图 c）

截面 C 处的合成弯矩

𝑀1 = 𝑀 2
𝐻1 + 𝑀 2

𝑉1 = 45716.532 + 10462.222 = 46898.39𝑁•𝑚𝑚

𝑀2 = 𝑀 2
𝐻1 + 𝑀 2

𝑉2 = 45716.532 + 55675.122 = 72039.71𝑁•𝑚𝑚

③作合成弯矩图（图 d）

𝑇 = 22750𝑁•𝑚𝑚

作转矩图（图 e）



23



24

2)按弯扭合成应力校核轴的强度

通常只校核轴上承受最大弯矩和扭转的截面（即危险截面 C 右侧）的强度。必要时也

对其他危险截面（扭矩较大且轴径较小的截面）进行强度校核。取α=0.6（单向传动），

则有

抗弯截面系数为

𝑊 = 0.1 × 𝑑3 = 0.1 × 423 = 7408.8𝑚𝑚³

抗扭截面系数为

𝑊𝑇 = 0.2 × 𝑑3 = 0.2 × 423 = 14817.6𝑚𝑚³

当量应力为

𝜎𝑐𝑎 =
𝑀𝑐𝑎

𝑊 =
𝑀2 + (𝛼 𝑇)2

𝑊 =
72039.712 + (0.6 × 22750)2

7408.8 = 9.89𝑀𝑃𝑎 < [𝜎1𝑏] = 60𝑀𝑝𝑎

故设计的轴有足够的强度，并有一定的裕度（注：计算 W 时，忽略单键槽的影响）。

5.2 低速轴设计计算

1)求低速轴上的功率 P2、转速 n2和转矩 T2

P2=2.72kW；n2=122.24r/min；T2=212.5N•m

2)初步确定轴的最小直径

先初步估算轴的最小直径，选取轴的材料为 45（调质），硬度为 240HBS，根据表，

取 C=110，得:

𝑑𝑚𝑖𝑛 ≥ 𝐶 3 𝑃
𝑛 = 110 × 3 2.72

122.24 = 30.94𝑚𝑚

低速轴的最小直径是安装齿轮的轴径，由于安装键将轴径增大 7%

𝑑𝑚𝑖𝑛 = (1 + 0.07) × 30.94 = 33.11𝑚𝑚

故选取:d12=35mm

3)轴的结构设计图
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