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0　引言
同向双螺杆挤出机是一种对不同的物料通过混

合、改性、脱挥、填充、干燥的设备 [1]。双螺杆挤出

机由混炼机构、加热系统、冷却系统、驱动装置等组

成 [2]。在驱动装置中，传动箱体作为双螺杆挤出机驱

动装置的 “ 心脏 ” 部件，扮演着整个双螺杆挤出机动

力机械系统中最重要的角色。传动箱箱体作为挤出机

单元中传递扭矩、驱动螺杆行进的关键零部件，其安

全稳定性直接影响挤出机的运行可靠性。因此，研究

传动箱的刚度和强度对整个传动系统的运行以及系统

的稳定性和可靠性都有十分重要的意义 [3]。

“ 工欲善其事，必先利其器 ”。随着软件的不断更

新、功能的强化以及可靠性的提升，通过引入更先进

的算法和更精细的网格划分技术，能够更精确地模拟

传动系统在工作过程中的受力情况及材料性能变化等

关键因素。这使得工程师们能够更全面地了解传动系

统的性能特点，从而为其改进和开发提供更为准确的

数据支持 [4~5]。本文利用利用有限元技术，对传动箱

箱体进行静力和模态分析，力求验证箱体设计的合理

性的同时，找出当前设计的应力集中点及箱体共振频

率区间，根据分析的结果，进一步优化箱体结构设计，

增强该部件可靠性，进而提升整个挤出机产品的最大

经济效益和社会效益。
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1　传动箱力学分析

1.1　SHJ-600 挤出机传动箱基本参数

SHJ-600 挤出机传动箱的结构包括主箱体、齿轮、

齿轮轴、轴承、端盖以及盖板等，其中轴承类型都采

用调心滚子轴承。传动箱基本结构如图 1 所示，其中 Ⅰ、

Ⅱ、Ⅲ 表示齿轮啮合位置，数字 1~12 表示传动箱安装

轴承位置。

图 1　SHJ-600 同向双螺杆挤出机传动系统原理图

该传动箱为三级减速齿轮箱。电机功率通过输入

轴、中间轴和输出轴的齿轮传动，将扭矩和功率平均

分配到两根输出轴，以相同的转速输出到芯轴上。传

动箱的基本参数见表 1、表 2 所示。
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1.2　齿轮传动力计算

在齿轮传动系统传递扭矩以及输出功率的过程

中，根据实际工况，当电机以最大功率，顺时针转动时，

由公式 (1) 求出图 1 中三对啮合齿轮副处齿轮圆周力

F t、径向力 F r 以及轴向力 F a 大小 [6] ：
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根据传动箱中斜齿轮的基本参数以及传递功率，

确定出齿轮啮合时齿轮传动力，其数值大小见表 3 ：

表 3　齿轮传动力

齿轮对 圆周力 F t/N 径向力 F r/N 轴向力 F a/N
Ⅰ 30 860.18 11 405.46 5 441 .48
Ⅱ 138 758.23 51 000.20 19 501.20
Ⅲ 289 766.11 107 093.22 105 466.24

2.3　轴承支反力计算

传动箱体上的主要载荷来自齿轮轴对箱体轴承座

的作用力，与齿轮轴的支承反力大小相等，方向相反。

下面以输入轴受力分析为例，根据电机转动方向和输

入轴斜齿轮旋向，将轴上所受空间力分解为圆周力和

径向力，并转化到轴上，绘制输入轴受力分析如图 2

所示。

表 1　传动箱基本参数

额定功率 /kW 输入转速 /( r .min-1） 总传动比 输出转速 /( r .min-1） 输出轴间距 /mm
315 1 000 20 50 448

表 2　传动齿轮基本参数

齿轮名称 中心距 齿数 模数 螺旋角 β / ° 齿宽 /mm 旋向

Z 1 480 24 8 10 100 右

Z 2 85 8 10 120 左

Z 3 335 .67 19 8 8 110 左

Z 4 63 8 8 90 右

Z 5 335 .67 20 12 10 140 左

Z 6 34 12 10 120 右

图 2  输入齿轮轴受力分析

根据齿轮轴受力和力矩平衡公式可得 ：
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求得支承反力为 ：

RHA=-7 851.03 N

RHB=-3 554.43 N

RVA=-16 458.76 N

RVB=-14 401.42 N

忽略齿轮零部件自身的重力，根据各齿轮轴轴承

处的支承反力求出齿轮轴对箱体的作用载荷，将载荷

按照有限元模型中的坐标系转换成 X、Y、Z 方向上的

力如表 4。

              表 4　箱体载荷数值                       N
轴承编号 X 向载荷 Y 向载荷 Z 向载荷

1 0 3554.43 -16458.76
2 -5 441.8 7  851 .03 -14 401.42
3 0 -34 153.51 -7 698.52
4 -14 059.72 -46 282.25 -100 210.93
5 19 501.20 39 411.57 65 038.31
6 0 15 347.56 73 710.09
7 105 466.24 -144 883.06 -20 425.20
8 0 -144 883.06 -86 667.90
9 0 72 466.42 40 416.50

10 105 466.24 72 466.42 13 148.37
11 0 -72 466.42 40 416.50
12 105 466.24 -72 466.42 13 148.37

2　传动箱静力分析
传动箱体的主要功能包括支承和保证各传动零部
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件正常运行，达到整个系统的平衡、减振、降噪。针

对本文描述的高扭矩同向双螺杆挤出机，由于其箱体

要求能够承受较大的动载和冲击力，同时要保证其结

构紧凑紧密，具备一定的强度和刚度，因此有必要对

箱体进行有限元静力分析，研究箱体的受力分布情况。

2.1　建立有限元模型

根据双螺杆挤出机齿轮箱其高扭矩、同向、平双、

带负载的特性，将齿轮箱箱体考虑为一个整体进行静

力学分析，以便于后期添加边界约束条件 [7]。

建模过程对齿轮箱整体进行一定的简化 [8]，简化

后的箱体模型如图 3 所示。

图 3　箱体模型

表 5 为箱体材料特征表 [9]。采用四面体网格划分，

划定后网格数量为 83 896，节点数量为 147 152 网格

划分如图 4 所示。

表 5　箱体材料特征表

材料 密度 /(kg.m-3） 泊松比 弹性模量 /MPa
QT400 7.01×10 3 0 .274 1.6×10 5

图 4　箱体网格划分

2.2　施加载荷约束

箱体所受的载荷主要为齿轮和轴自身的重力及齿

轮啮合产生的传动力，有圆周力、轴向力以及径向力，

这些力通过轴承传递给箱体轴承座处 [10]。忽略其余零

部件所受的重力影响。根据表 4 中各轴承座处箱体所

受的载荷数值添加在模型相应位置，底部采用固定约

束，限制箱体上下移动。

2.3　求解及结果分析

当完成上述步骤后，进行求解。由于静力分析属

于线性分析，所以只需一次迭代，即可得出结果。箱

体静力分析结果，如图 5、6、7 所示。

由图 5 箱体的总变形云图可知，箱体的总变形量

总体处于一个比较低的水平，最大变形量为 0.083 2 

mm，说明箱体在稳定工作状态下时，载荷对传动系

统的平稳运转影响较小 ；主要变形发生在箱体输出轴

端的轴承孔 4、10 和 12 处，这是因为在箱体内部这

块轴承座上布置有 3 个轴承孔，在承受来自轴承 4、6、

7、10、12 的载荷的同时还受到两输出轴较大的轴向

力，是箱体主要的受力部位之一，对箱体的变形产生

较大的影响 ；由图 6、图 7 可知，箱体最大等效应力

为 22.61 MPa，最大等效应变为 0.000 13 mm，应力

应变主要集中在下箱体内部靠近输出轴端的轴承安装

处与支撑箱体内部轴承座的筋板上，最大应力出现在

箱体内部轴向的筋板上。

综上所述，SHJ-600 同向双螺杆挤出机齿轮箱的

箱体变形、应力应变情况总体处于一个较低的水平。

QT400 的屈服强度极限为 240 MPa，箱体应力最大值

为 22.61 MPa，远远低于箱体材料的屈服强度极限值。

由图 5、图 6 中可看出，箱体输出轴端的轴承座底部

和下箱体内部轴向的筋板有应力集中，可通过适当增

大下箱体壁厚尺寸、增大箱体内轴向筋板厚度，增加

箱体内部轴承座的厚度或在其上方加设筋板等措施来

改善箱体的应力应变集中情况。

3　传动箱模态分析
在实际的生产活动中由于动设备自身机械振动导

致机械故障和安全生产事故的案例时有发生。挤出机

作为一种典型的动设备，齿轮轴的高速转动容易产生

较高的激励频率，尤其针对本文提出的高扭矩、高转

速挤出机设计，箱体结构的合理布局显得尤为重要 [11]。

3.1　模态分析步骤简介

本文采用分块法对箱体进行模态分析 [12]。

3.2　模态结果与分析

模态分析中随着阶数的提高，计算结果的误差愈

大，对实际设计研究的参考性降低，另外模态分析中

低阶频率对振动响应的影响较大。结合齿轮箱实际工

作状况的考虑，根据有可能产生的激振频率，仅提取

箱体前 6 阶模态进行查看，箱体前六阶固有频率值及
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振型描述如表 5 所示，相对应的振型如图 8 所示。

表 5　箱体前 6 阶固有频率值及振型描述

模态阶数 固有频率 /Hz 特征

1 147.91 箱体沿 X 方向整体摆动

2 198.58 箱体沿 Y 方向整体摆动

3 225.38 箱体顶部局部弯曲摆动

4 262.55 箱体绕 Z 轴整体扭转

5 283.11 箱体顶部及侧壁局部弯曲

6 312.67 箱体输入与输出轴端局部弯曲

分析图 8 可知 ：第 1、第 2 阶振型中箱体主要表

现为箱体沿 X 向和 Y 向的整体摆动 ；第 4 阶表现为箱

体绕 Z 轴的扭转振动，第 3、第 5 和第 6 阶振型主要

表现为集中在箱体输入、输出轴端和箱体顶部的局部

弯曲与摆动变形。若箱体发生较大振动，箱体可能沿

上述振型发生破坏，后续对箱体的优化设计中可以改

进箱体结构来增大箱体的局部刚度。

在满功率工作的情况下，通过理论计算各级减速

齿轮啮合频率如表 6 所示，Ⅰ、Ⅱ、Ⅲ 级齿轮的啮合频

率均远离箱体的前 6 阶模态频率 147.91~312.67 Hz，

因此在挤出机满功率稳定工况下齿轮的啮合不会引起

箱体较大的共振现象。箱体的激励频率远离共振区域，

图 5　箱体总变形云图

图 6　箱体等效应力云图

图 7　箱体等效应变云图
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(a) 第 1 阶模态                                                                          (b) 第 2 阶模态

(c) 第 3 阶模态                                                                              (d) 第 4 阶模态

(e) 第 5 阶模态                                                                             (f) 第 6 阶模态

图 8　箱体前 6 阶振型图

处于安全的状态。

表 6　齿轮箱各减速级齿轮啮合频率

啮合齿轮对 Ⅰ Ⅱ Ⅲ
啮合频率 /Hz 400.07 89.42 28.39

4　结语
双螺杆挤出机传动系统设计过程复杂，实际运行

工况特殊，设备运行受到现场安装精度、运行环境、

操作人员技术水平、制造加工误差等因素，本文使用

有限元模拟技术，通过合理简化模型，模拟传动箱实

际工况下其受力及形变分析情况。

（1）由静力分析结果可知，该箱体的变形、应力

应变情况总体处于较低水平，其最大应力值远小于箱
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体材料 QT400 的屈服极限，位移变形量较小，满足使

用要求，箱体输出轴端的轴承座底部和下箱体内部轴

向的筋板处为箱体工作期间的应力集中区域，后续可

通过适当增加下箱体内轴向筋板厚度、增加箱体内部

轴承座的厚度或在上箱体增加连接轴承座的筋板以改

善箱体的应力应变集中情况。   

（2）由模态分析结果可知，传动箱的激励频率

均远离箱体各阶固有频率值，因此在齿轮满功率稳

定传动的工况下，共振对传动箱的影响较小，但当

双螺杆挤出机开停车以及半功率等工况运行时，齿

轮箱第一减速级的齿轮啮合频率将与箱体的前六阶

固有频率产生交集，存在共振的可能性，后续可通

过改变箱体材料和优化箱体结构等措施，使箱体所

受到的外部激励频率远低于箱体的固有频率，彻底

杜绝共振的可能。

（3）因为双螺杆挤出机传动系统实际工况的特殊

性，其设计过程复杂，并且各种方案的对比分析、结

构设计和强度分析的工作内容都较为繁琐，希望在以

后的研究过程中不断充裕，为国内挤出机传动系统的

研究提供一些新思路。
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Finite element analysis of the transmission box body of 
high torque co directional twin-screw extruder

Lei Ganggang, Zhang Xiao, Ma Yongshou, Liang Xiaogang

(Tianhua Institute of Chemical Machinery & Automation Co. LTD., Lanzhou 730060, Gansu, China)

Abstract: This article takes the transmission box body of the SHJ-600 high torque co rotating twin-screw 
extruder as the research object. By analyzing the working conditions of the transmission box, the force load 
of the box body is accurately calculated. At the same time, 3D modeling technology is used to model the 
transmission box body, and finite element simulation method is used for linear static analysis and modal 
analysis. By analyzing, the deformation situation of the box and the equivalent stress-strain distribution cloud 
map are obtained, and the stress concentration area is identified. In addition, by comparing the natural 
frequencies and mode characteristics of the first six orders of the box, analyzing the relationship between 
excitation frequency and natural frequency, the rationality of the box structure can be verified, providing the 
oretical basis and direction for subsequent structural optimization.

Key words: finite element; transmission box; static analysis; modal analysis
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