
CA6140 车床主轴箱的设计 

1 绪论 

1.1 课题简介 

1.1.1 金属切削机床国内外研究状况 

金属切削机床是用切削的方法将金属毛坯加工成机器零件的机器，它是制造机器 

的机器，所以又称“工作母机”或“工作机” ，习惯上称“机床” [1] 。 

金属切削机床是人类在改造自然的长期生产实践中，不断改进生产工具的基础上 

产生很发展起来的。最原始的机床是依靠双手的往复运动在工件上钻孔。最初的加工 

对象是木料。 而后发展到加工其他材料， 出现了依靠人力使工件往复回转的原始车床。 

当加工对象由木料逐步过渡到金属时，车圆、钻孔等都要求增大动力，于是就逐渐出 

现了水力、风力和畜力等驱动的机床。18世纪末，蒸汽机的出现，提供了新型巨大的 

能源，使生产技术发生了革命性的变化。20世纪以来，齿轮变速箱的出现，使机床结 

构发生了根本性的变化。近些年来，随着电子技术、计算机技术、信息技术以及激光 

技术等的发展并应用于机床领域，使机床的发展进入了一个新时代。自动化、精密化、 

高效化和多样化成为这一时代机床发展的特征，用以满足社会生产多种多样、越来越 

高的要求，推动社会生产力的发展 [2,3] 。 

不断提高劳动生产率和自动化程度是机床发展的基本方向。近年来，数控机床已 

成为机床发展的主流。数控机床无需人工操作，而是靠数控程序完成加工循环。因此， 

调整方便，适应灵活多变的产品，使得中小批生产自动化成为可能。数控机床不仅实 

现了柔性自动化，而且提高了生产率，降低了废品率，它已由中小批生产进入了大批 

量的生产领域。当然，改型方便，易实现产品的更新换代，也是数控机床进入大量生 

产领域的重要原因 [4] 。 

1.1.2 国内机床工业与国外的差距 

我国机床工业已取得了很大的成就，但与世界先进生产水平相比，还有较大的差 

距。主要表现在：大部分高精度和超精密机床的性能还不能满足要求，精度保持性也 

较差，特别是高效自动化和数控化机床的产量、技术水平和质量等方面都明显落后。 

我国数控机床基本上是中等规格的车床、铣床和加工中心等。精密、大型、重型或小 

型数控机床，还远不能满足需要。至于航空、冶金、造船等工业部门所需要的多种类



型的特种数控机床基本还是空白的 [5,6] 。 

在技术水平和性能方面差距也很明显，国外已做到 15-19 轴联动，分辨率达 0.01 

微米，而我国目前只能做到 5-6 轴联动，分辨率为 1微米。国内产品的质量与可靠性 

也不够稳定，特别是先进数控系统的开发和研制还需要作进一步努力。我国机床工业 

必须不断扩大技术队伍和提高人员的技术素质，学习和引进国外的先进科学技术，大 

力开展科学研究，以便早日赶上世界先进水平 [7,8] 。 

1.2  CA6140 机床的说明 

CA6140机床可进行各种车削工作，并可加工公制、英制、模数和径节螺纹。 

主轴三支撑均采用滚动轴承；进给系统用双轴滑移共用齿轮机构；纵向与横向 

进给由十字手柄操纵，并附有快速电机。该机床刚性好、功率大、操作方便。 

主要技术参数如下： 

工件最大回转直径： 

在床面上……………………………………………………………………400毫米 

在床鞍上……………………………………………………………………210毫米 

工件最大长度（四种规格）…………………………750、1000、1500、2000毫米 

主轴孔径……………………………………………………………………  48毫米 

主轴前端孔锥度 …………………………………………………………  400毫米 

主轴转速范围： 

正传（24级）………………………………………………………  10～1400转/分 

反传（12级）………………………………………………………  14～1580转/分 

加工螺纹范围： 

公制（44种）……………………………………………………………1～192毫米 

英制（20种）…………………………………………………………  2～24牙/英寸 

模数（39种）…………………………………………………………  0.25～48毫米 

径节（37种）……………………………………………………………  1～96径节 

进给量范围： 

细化  0.028~0.054毫米/转 

纵向（64种）…………………………………… 正常  0.08~1.59毫米/转 

加大  1.71~6.33 毫米/转 

细化  0.014~0.027毫米/转 

横向（64种）……………………………………… 正常  0.04~0.79 毫米/转 

加大  0.86~3.16 毫米/转 

刀架快速移动速度： 

纵向……………………………………………………………………………4米/分



横向……………………………………………………………………………4米/分 

主电机： 

功率……………………………………………………………………………7.5千瓦 

转速…………………………………………………………………………1450转/分 

快速电机： 

功率……………………………………………………………………………370瓦 

转速……………………………………………………………2600转/分 

冷却泵： 

功率………………………………………………………………………………90瓦 

流量……………………………………………………………………………25升/分 

工件最大长度为 1000毫米的机床： 

外形尺寸（长×宽×高）…………………………………2668×1000×1190毫米 

重量约………………………………………………………………………2000公斤 

1.3  CA6140 主轴箱 

1.3.1 主轴箱的功用 

主轴箱的功用是支承主轴和传动其旋转，并使其实现起动、停止和换向等功能 
[9,10] 。 

1.3.2 主轴箱组成及特点 

（1）卸荷带轮装置 带轮传动中产生的拉力，通过轴承、法兰盘传给主轴箱， 

这种结构称为卸荷带轮装置。 

（2）摩擦离合器 主轴箱内的双向机械多片式摩擦离合器，它具有左、右两组 

由若干内、外摩擦片交叠组成的摩擦片组。 

（3）制动器及操纵机构 制动装置的功用是在车床停机过程中，克服主轴箱内 

各运动件的旋转惯性，使主轴迅速停止转动，以缩短辅助时间。 

（4）主轴部件 主轴是车床的关键部分，在工作时承受很大的切削抗力。工件 

的精度和表面粗糙度，在很大程度上决定于主轴部件的刚度和回转精度。 

（5）主轴变速操纵机构 该机构主要用来控制箱内一根轴上的双联滑移齿轮和 

另一根轴上的三联滑移齿轮。 

（6）主轴箱中各传动件的润滑 主轴箱的润滑是由专门的润滑系统提供的。 

CA6140 型车床主轴箱润滑的特点是箱体外循环。油液将主轴箱中摩擦所产生的热量 

带至箱体外的油箱中，冷却后再流入箱体，因此就可以减少主轴箱的热变形，以提 

高机床的加工精度 [1115] 。



1.4 选题依据 

通过近四年的学习，本人对机械方面的知识有了不少的了解。于是在毕业设计时 

是选择了 CA6140 车床主轴箱的设计这个课题，该设计既有机床结构方面内容，又有 

机床设计方面内容，有利于将大学所学的知识进行综合运用。虽然本人未曾系统的学 

习机床设计方面的课程，但相信通过该毕业设计能够拓宽知识面，增加自己的查阅科 

研文献资料的能力，以及动手实践的能力，所以选择此课题。 

本课题由南京理工大学曹春平讲师拟定。 

1.5 本设计的意义和应用价值 

CA6140 车床是金属切削机床的一个典型代表，广泛的应用于金属切削加工领域。 

该机床刚性好、功率大、操作方便。研制 CA6140机床主轴箱的结构及并进行设计， 

一方面可以加深对机床结构设计、机床传动系统设计的了解和掌握，将自己大学四年 

所学的知识进行全面的整合和优化，另一方面还可以提高自己的实际动手能力，调研 

能力以及工程制图能力。所以，我认为选择该课题意义匪浅。 

1.6 研究内容及方法 

1.6.1 研究内容 

根据任务书给定的设计参数确定传动方案、 传动系统图， 确定各传动齿轮的参数， 

传动比等，同时要考虑到传动效率等问题。另还要对主要零件进行计算、研究，对主 

轴刚度、强度等进行计算和验算。 

1.6.2 研究方法 

（1）确定传动方案和传动系统图 

根据 CA6140车床主轴箱结构及任务书给定的设计参数，确定主轴箱的结构、转 

速图，最终确定系统的传动结构、传动系统图。 

（2）进行主轴箱内各结构计算及校核 

完成主轴箱箱体、各传动轴轴上零件计算及校核。



2 传动方案及传动系统图的拟定 

（1）确定极限转速 

已知主轴最低转速  10 min n =  mm/s，最高转速  max  1400 n =  mm/s，转速调整范围为 

max min / 14 n R n n = = （2.1） 

（2）确定公比 

选定主轴转速数列的公比为  1.26 φ = 

（3）求出主轴转速级数 Z 

lg / lg 1 lg14 / lg1.12 1 24 n Z R φ = + = + = （2.2） 

（4）确定结构网或结构式 

24 2 3 2 2 = × × × 

（5）绘制转速图 

2.1 电动机的选择 

一般车床若无特殊要求，多采用 Y系列封闭式三相异步电动机，根据原则条件选 

择 Y-132M-4 型 Y 系列笼式三相异步电动机。再结合讲师所给 CA6140 车床主轴箱的设 

计任务书可选择电动机参数如下： 

功率： 7.5  Kw  满载转速： 1450 r/min 

2.2 传动路线及转速图的拟定 

（1）分配总降速传动比 

总降速传动比为  3 
min  / 10 /1450 6.67 10 n d U n n − = = ≈ ×  ,  min n  为主轴最低转速， 考虑是 

否需要增加定比传动副，以使转速数列符合标准或有利于减少齿轮和径向与轴向尺 

寸，并分担总降速传动比。然后，将总降速传动比按“先缓后急”的递减原则分配给 

串联的各变速组中的最小传动比。 

（2）确定传动轴的轴数 

传动轴数＝变速组数+定比传动副数+1=6  （2.3） 

（3）绘制转速图 

先按传动轴数及主轴转速级数格距 lgφ画出网格， 用以绘制转速图。 在转速图上， 

先分配从电动机转速到主轴最低转速的总降速比，在串联的双轴传动间画上 

( 1)min U k k → + 。再按结构式的级比分配规律画上各变速组的传动比射线，从而确定



了各传动副的传动比。 本设计转速的公比近为φ=1.25， 查机械设计手册的公比推荐值， 

最后取φ=1.26，于是拟订出转速图如图 2.1所示。 

（4）确定系统传动方案图 

主轴箱系统传动方案图如图 2.2所示。 
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图 2.1  CA6140 转速图



图 2.2 主轴箱传动系统图 

（5）传动路线的拟定 

（a） 主传动系统传动路线 

运动由电动机经 V 带传至主轴箱中的轴 I，轴 I 上装有双向多片式摩擦离合器 

1 M  ，它的作用是使主轴正传、反转或停止。当压紧  1 M  左部摩擦片时，轴 I 的运动 

经  1 M  及相应的齿轮副传给轴 II，这时主轴正转。当压紧  1 M  右部摩擦片时，轴 I 的 

运动经  1 M  及相应的齿轮副传给轴 VII，再传到轴II，这时由于增加了一次外啮合， 

而使主轴反转。当  1 M  处于中间位置时，主轴停止。轴 II 运动通过齿轮传至轴 III。



再由轴 III 不同的齿轮副传至主轴VI。主轴传动系统结构表达式如下： 

1 2 

1 2 

39 56 20 20 
26 41 38 80 80 

130 22 51 50 51  58 
230 58 43 50 50 

30 50 34 63 
50 34 30 50 

M IV V M 
I II III 

M VII M 

φ 
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                  − − − − − − − −         
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电动机-  ( ) VI 

 
  
  
  −  
  
  
    

主轴 

W =7.5kw 
n=1450r/min 

d 

根据以上的确定，可以初步定出的传动系统图，如图 2.3 所示。 
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图 2.3  CA6140 车床主传动系统图 

（b) 车削米制螺纹时传动链的传动路线
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（c) 加工螺纹时的传动路线表达式可归纳如下： 
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( ) 

( ) 
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3 主轴箱主要零件的设计及校核 

3.1 主轴箱箱体尺寸的确定 

箱体材料以中等强度的灰铸铁 HT150 及 HT200 为最广泛,本设计选用材料为 

HT20-40.箱体铸造时的最小壁厚根据其外形轮廓尺寸(长×宽×高),按表 3.1 选取。 

表 3.1 轮廓尺寸 

长×宽×高(  3 mm  ) 壁厚(mm) 

< 500 × 500 × 300 8-12 

> 500 × 500 × 300-800 × 500 × 500 10-15 

> 800 × 800 × 500 12-20 

由于箱体轴承孔的影响将使扭转刚度下降 10%-20%，弯曲刚度下降更多，为弥补 

开口削弱的刚度，常用凸台和加强筋；并根据结构需要适当增加壁厚。如中型车床的 

前支承壁一般取 25mm 左右，后支承壁取 22mm 左右，轴承孔处的凸台应满足安装调整 

轴承的需求。 

箱体在主轴箱中起支承和定位的作用。CA6140 主轴箱中共有 15 根轴，轴的定位 

要靠箱体上安装空的位置来保证，因此，箱体上安装空的位置的确定很重要。本设计 

中各轴安装孔的位置的确定主要考虑了齿轮之间的啮合及相互干涉的问题，根据各对 

配合齿轮的中心距及变位系数，并参考有关资料，箱体上轴安装空的位置确定如下： 

中心距 ( )  1 2 

2 
d d a ym 

+   = +   
  

（其中 y是中心距变动系数） （3.1） 

中心距ⅠⅡ=  56 38  2.25 105.75 
2 
+   × =   

  
(mm)  （3.2） 

中心距ⅠⅦ=  50 34  2.25 94.5 
2 
+   × =   

  
(mm)  （3.3） 

中心距ⅡⅦ=  30 34  2.25 72 
2 
+   × =   

  
(mm)  （3.4） 

中心距ⅡⅢ=  39 41  2.25 90 
2 
+   × =   

  
(mm)  （3.5） 

中心距ⅢⅣ=  50 50  2.5 125 
2 
+   × =   

  
（mm） （3.6）



中心距ⅤⅧ=  44 44  2 88 
2 
+   × =   

  
（mm） （3.7） 

中心距ⅤⅥ=  26 54  4 168 
2 
+   × =   

  
（mm） （3.8） 

中心距ⅧⅨ=  58 26  2 82 
2 
+   × =   

  
（mm） （3.9） 

中心距ⅨⅥ=  58 58  2 116 
2 
+   × =   

  
（mm） （3.10） 

中心距ⅨⅩ=  33 33  2 66 
2 
+   × =   

  
（mm） （3.11） 

中心距ⅨⅪ=  25 33  2 58 
2 
+   × =   

  
（mm） （3.12） 

综合考虑其它因素后，将箱体上各轴安装空的位置确定如图 3.1 所示 

图 3.1 主轴箱箱体各轴安装位置示意图 

3.2 传动轴Ⅰ各主要零件的设计 

3.2.1 轴径的估算 

参考《实用机床设计手册》表 3.10—2 得：  3 (100 ~ 120) 
c 

P d 
n 

= （3.13），查《实



用机床设计手册》表 1.1—10 得：  V η 带 =0.96 ， 取  3 105 
c 

P d 
n 

≥ 

由转速图可得：  0 
230 
130 V i i = = 带 

∴ 转速：  1 
0 

1450  819.565 
230 /130 

d n n 
i 

= = =  (r/min) 

效率：  01  0.96 V η η = = 带 

功率：  1 01  7.5 0.96 7.2 d P P η = • = × =  (kw) 

∴  1  3 3 1 
1 

7.2 105 105 21.67 
819.565 

P d 
n 

≥ × = × =  (mm)  取 
min 1  22 d ≥  mm 

3.2.2  V 带轮的设计 

（1）计算 V带功率  c a p  c a p  =  A k × P  （3.14） 

查《机械设计》表 8—7 得  A k  =1.1  P =7.5 kw 

所以  c a p  =  A k × P =7.5 × 1.1 = 8.25 (kw) 

（2）选择 V带的类型 

根据计算功率  c a p  及小带轮转速  1  1450 n =  r/miin，由《机械设计》图 8—11，选 

取普通 V带带型：A型 （112～140mm） 

（3）确定带轮的基准直径  d d  并验算带速V 

（a）初选小带轮的基准直径  1 d d 

根据 V 带的带型，参考《机械设计》表 8—6、8—8 定小带轮的的基准直径  1 d d  ， 

应使  1 d d  ≥ ( ) 
min d d  ，取  1 d d  =132mm， 适当整圆成  1 d d  =130(mm) 

（b）验算带速V 

1 1  3.14 130 1450  10.0166 
60 1000 60 1000 

d d n V 
π × × 

= = = 
× × 

（3.15） 

取V =10m/s 

（c)计算大带轮的基准直径 

由转速图中，带轮传动比得 i = 23
13 

,再根据表 8—8 适当整圆 得 

2 1 
23  132 233.54 
13 d d d i d = • = × = 进行适当整圆得  2 d d  =230(mm)



（4）确定中心距 a ，并选择 V带的基准长度  d L 

（a）根据带传动的总体尺寸的限制条件或中心距的要求，结合《机械设计》中式 

（8—20）初定中心距  0 a  1 0.7(  d d  +  2 0 1 ) 2( d d d a d ≤ ≤ +  2 ) d d 

即  0 0.7 360 2 360 a × ≤ ≤ × 取  0 a  =450(mm) 
（b)计算相应的带长  0 d L 

0 0 2 d L a ≈ +  1 ( 
2  d d π 

+ 
2 

2 1 
2 

0 

( ) ) 
4 

d d 
d 

d d d 
a 

− 
+ （3.16） 

= 
2 100 900 360 1470.756 1471 

2 4 450 
π 

+ × + = ≈ 
× 

(mm) 

带的基准长度  d L 根据  0 d L  由《机械设计》表 8—2选取  d L  =1600 (mm) 

（c)计算中心距 a 及其变动范围 

传动的实际中心距近似为  0 
0  2 

d d L L a a 
− 

≈ + （3.17） 

=  1600 1471 450 514.5 
2 
− 

+ =  (mm) 

考虑到带轮的制造误差，带长误差，带的弹性，以及因带的松弛而产生的补充张 

紧的需要，给出中心距的变化范围： 

min  0.015  d a a L = − =514.5 0.015 1600 490.5 − × =  (mm) 

max  0.03  d a a L = +  514.5 0.03 1600 562.5 = + × =  (mm) 

（5）验算小带轮包角  1 α 

由于小带轮的包角  1 α 要小于大带轮上的包角  2 α ，且小带轮上的摩擦力相应的小 

于大带轮上的总摩擦力， 因此打滑只可能发生在小带轮上， 为提高带传动的工作能力， 

应使： 

0 
0 0 

1 2 1 
57.3 180 ( ) 90 d d d d 
a 

α ≈ − − ≥ （3.18） 

0 
0 0 0 57.3 180 100 169 90 

514.5 
= − × = ≥



(6） 确定带的根数Z 
0 0 ( ) 

ca  A 

r L 

P  K P Z 
P P P K K α 

• 
= = 

+ ∆ • 
（3.19） 

查 《机械设计》 表8—7得  A K  =1.1， 查表8—4a 得  0 P =1.94， 查表8—4b得  0 P ∆ =0.15， 

查表 8—5得K α =0.98，查表 8—2得  L K  =0.99 

∴ 
7.5 1.1  4.067 

(1.94 0.15) 0.98 0.99 
Z 

× 
= = 

+ × × 
取Z =5（根） 

(7）确定初拉力  0 F 

由《机械设计》式 8—6得单根 V带所需最小初拉力为： 

( )  2 
0  min 

(2.5 ) 500  ca K P F QV 
K Z V 

α 

α 

− • 
= × + 

− • 
（3.20） 

2 (2.5 0.98) 1.1 7.5 500 0.1 10 
0.98 5 10 
− • × 

= × + × 
− • 

=137.595（N） 

(8)计算带传动的压轴力  P F 

由 《机械设计》 得：  1 
0 0 min 

169 2 sin 2 5 ( ) sin 1373.2386 
2 2 P F ZF F 

α 
= = × × × = （N）（3.21） 

图 3.2  V 带轮的结构示意图 

3.2.3 多片式摩擦离合器的计算 

设计多片式摩擦离合器时， 首先根据机床结构确定离合器的尺寸， 如为轴装式时， 

外摩擦片的内径 d应比花键轴大 2—6，内摩擦片的外径 D的确定，直接影响离合器的 

径向和轴向尺寸，甚至影响主轴箱内部结构布局，故应合理选择。摩擦片对数可按下



式计算： 

0 

2 
[ ] 

TK Z 
fD b P π 

≥ （3.22） 

式中 T——摩擦离合器所传递的扭矩（ N mm • ） 

d N  ——电动机的额定功率（kw） 

4 4 4 
d j 955 10 / n 955 10 7.5 0.98 / 819.565 8.56 10 T N η = × = × × × = ×  (Nmm)  （3.23） 

j n ——安装离合器的传动轴的计算转速（r/min） 

η ——从电动机到离合器轴的传动效率 

K——安全系数，一般取 1.31.5 

f——摩擦片间的摩擦系数，由摩擦片为淬火钢，查《机床设计指导》表 2-15， 

取 f=0.08 

m D  ——摩擦片的平均直径（mm） 

( ) / 2 (81 39) / 2 60 m D D d = + = + =  mm  （3.24） 

b——内外摩擦片的接触宽度（mm） 

( ) / 2 (81 39) / 2 23 b D d = − = − =  mm  （3.25） 

[ ] P  ——摩擦片的许用压强（  2 / N mm ） 

0 [ ] P  ——基本许用压强，查《机床设计指导》表 2-15，取 1.1 

1 K  ——速度修正系数 

0 1 3 2 [ ] [ ] 1.1 1.00 1.00 0.76 0.836 p p K K K = = × × × = （3.26） 

2 4 
0  / 6 10 2.5 p v D n π = × =  (m/s)  （3.27） 

根据平均圆周速度  p v  取 

1 K  =1.00 

3 K ——P1004 表 3.14-23 取 1.00 

2 K ——P1004 表 3.14-22 取 0.76 

所以



2 4 2 
0 2 / [ ] 2 8.56 10 1.4 / (3.14 0.08 60 21 0.836) 15.097 Z MnK fD b p π ≥ = × × × × × × × = （3.28） 

取  16 Z = 

卧式车床反向离合器所传递的扭矩可按空载功率损耗  k P 确定，一般取 

0.4 7.5 3( ) k P kw = × = ，最后确定摩擦离合器的轴向压紧力 Q，可按下式计算： 

2 2 5 
0 0 ( ) [ ] 1.1 3.14 60 21 1 2.61 10 N Q P D bK π = = × × × × = × （3.29） 

式中各符号意义同前述。 

摩擦片的厚度一般取 1、1.5、1.75、2（mm），内外层分离时的最大间隙为 0.2— 

0.4（mm），摩擦片的材料应具有较高的耐磨性、摩擦系数大、耐高温、抗胶合性好等 

特点，常用 10或 15 钢，表面渗碳 0.3—0.5（mm），淬火硬度达 HRC52—62。 

图 3.3 多片式摩擦离合器的示意图 

3.2.4 轴 I上的一对齿轮的计算 

（1）由于 CA6140 金属切削机床主轴箱里的轴 I转速不是很高，运作时比较平稳， 

所以初选轴 I 与轴 II 相啮合的一对齿轮中，小齿轮的齿数为  1 Z = 24，齿轮精度为 7 

级，则与其相啮合的大齿轮齿数为  2 1 
51 24 28.47 
43 

Z Z i = × = × = 取  2  29 Z = 

（a）试选载荷系数  1.3 t K = 

（b）计算所传递的扭矩  1 T  由《机械设计》得 
5 

1 
95.5 10  P T 

n 
× × 

= （3.30），且由以 

上计算可知：  825.217 n =  r/min，  7.2 P =  kw



∴ 
5 5 

5 
1 

95.5 10 95.5 10 7.2  0.8332 10 
825.217 

P T 
n 

× × × × 
= = = ×  (Nmm) 

（c）查《机械设计》表 10-7，取得齿宽系数  1 d φ = 

（d）查《机械设计》表 10-6，得材料的弹性影响系数 
1 
2 189.8 E a Z MP = 

（e）查《机械设计》图 10-21d，得  lim1  600MPa σ = ,  lim 2  500MPa σ = 

（f）计算应力循环次数，参考《机械设计》式 10-13 得： 

( )  9 
1 1 60 60 960 1 2 8 300 15 4.147 10 h N n jL = = × × × × × × = × （3.31） 

9 
9 1 

2 
4.147 10  1.296 10 

3.2 3.2 
N N 

× 
= = = × （3.32） 

（g）查《机械设计》图 10-19，取  1  0.9 HN K = ，  2  0.95 HN K = 

（h）计算接触疲劳许用应力，取失效概率为 1%，安全系数 S=1，由《机械设计》 

式 10-12 得： 

[ ]  1 lim1 
1 

0.9 600  540 
1 

HN 
H 

K 
S 
σ 

σ 
× 

= = =  MPa  （3.33） 

[ ]  2 lim2 
2 

0.95 500  475 
1 

HN 
H 

K 
S 
σ 

σ 
× 

= = =  MPa  （3.34） 

(2)计算小齿轮分度圆直径  1 t d  ，由《机械设计》得 

[ ] 

2 

1 3 
1 

1 2.32  t  E 
t 

d H 

K T  Z u d 
u φ σ 

  + 
= × • •    

  
， （3.35） 

代入[ ] H σ 中较小的值 

∴ 
2 5 

3 1 

51  1 1.3 0.8332 10 189.8 43 2.32 73.5597 51 1 475 
43 

t d 
+ × ×   = × × × =   

  
(mm)  （3.36） 

(a)计算圆周速度 V： 

由 《机械设计》 得：  1 1 

60 1000 
t d n V π 

= 
× 

（3.37） 

代入已计算的数据得 
3.14 73 .5597 825.217  3 .1768 

60 1000 
V 

× × 
= = 

× 
(m/s) 

(b）计算齿宽 b ：



由《机械设计》得：  1  1 73.5597 73.5597 d t b d φ = • = × =  (mm)  （3.38） 

(c)计算齿宽与齿高之比 b 
h 
： 

由《机械设计》得：模数  1 

1 

73 .5597  3 .065 
24 

t 
t 

d M 
Z 

= = = （3.39） 

齿高  2.25 2.25 3.065 6.869 t h M = = × =  (mm) 

∴  73.5597  10.67 
6 .896 

b 
h 

= = 

(d）计算载荷系数： 

根据  3.1768 / V m s = ，齿轮精度为 7 级，由《机械设计》图 10-8 得 动载系数 

1.05 v K = ，又直齿轮  1 H F K K α α = = ，由《机械设计》表 10-2 得 使用系数  1.25 A K = ， 

由《机械设计》表 10-4，用插值法得 7 级精度的小齿轮相对支承非对称布置时， 

1.424 H K β = ，由  10.67 b 
h 

= ，及  1.1835 H K β = 查《机械设计》图 10-13 得  1.31 F K β = 

故载荷系数  1.25 1.05 1 1.424 1.869 A v H H K K K K K α β = • • • = × × × = 

(e）按实际的载荷系数校正所得的分度圆直径： 

由《机械设计》式 10-10a 得：  3 1 1 t 
t 

K d d 
K 

= • （3.40），代入已有数据得： 

3 
1 

1.869 73.5597 83.0224 
1.3 

d = × =  (mm) 

(f）计算模数 m ： 

1 

1 

8 3 .0 2 2 4  3 .4 5 9 
2 4 

d m 
Z 

= = = （3.41） 

(3）按齿根弯曲强度设计： 

由《机械设计》式 10-5 得，弯曲强度设计公式为 
[ ] 

1 3 
2
1 

2  Fa Sa 

d F 

Y Y KT m 
Z φ σ 

  
≥     

  
（3.42） 

（a) 由《机械设计》图 10-20c 查得 

弯曲强度极限  1  500 FE  MPa σ = ，  2  420 FE  MPa σ = 

（b)由《机械设计》图 10-18,取弯曲疲劳寿命系数  1  0.85 FN K = ，  2  0.88 FN K = 

（c)计算弯曲疲劳许用应力： 取弯曲疲劳安全系数  1.4 S = ，由《机械设计》式



10-12 得： 

[ ]  1 1 
1 

0.85 500  303.57 
1.4 

FN FE 
F 

K 
S 
σ σ 

× 
= = = (MPa) （3.43） 

[ ]  2 2 
2 

0.88 420  264 
1 .4 

FN FE 
F 

K 
S 
σ σ 

× 
= = = (MPa) （3.44） 

（d） 计算载荷系数： 

1.25 1 .05 1 1 .31 1 .719 A v F F K K K K K α β = • • • = × × × = （3.45） 

（e） 查取齿形系数： 

由《机械设计》表 10-5 得齿形系数  1  2 .65 F a Y = ，  2  2 .53 F a Y = 

（f） 查应力校正系数： 

由《机械设计》表 10-5 得应力校正系数  1  1 .58 Sa Y = ，  2  1.62 Sa Y = 

（g） 计算大、小齿轮的 
[ ] 
F a S a 

F 

Y Y 
σ 

，并加以比较： 

[ ] 
1 1 

1 

2 .6 5 1 .5 8  0 .0 1 3 7 9 
3 0 3 .5 7 

F a S a 

F 

Y Y 
σ 

× 
= = 

[ ] 
2 2 

2 

2 .53 1 .62  0 .014525 
264 

F a S a 

F 

Y Y 
σ 

× 
= = 

∴ 比较得大齿轮的数据大 

（h) 设计计算: 

由弯曲强度设计公式为 
[ ] 

1 3 
2
1 

2  Fa Sa 

d F 

Y Y KT m 
Z φ σ 

  
≥     

  
（3.46），代入数据得： 

5 
3 

2 

2 1.719 0.8332 10  0.0145 1.932 
1 24 

m 
× × × 

≥ × = 
× 

，整圆成  2 m ≥ ，查《实用机床 

设计手册》可知，m得取值从 0.75 开始，每隔 0.25 都有值可选，本人选择  2 m = 为轴 

I与轴 II相啮合的那对齿轮的模数。 

则此时按  2 m = ,大、小齿轮的齿数分别为： 

1 
1 

83.0224  41.5 
2 

d Z 
m 

= = = ，整圆成  1  43 Z = 

2 1 
51  43 51 
43 

Z i Z = × = × = 

(4）几何尺寸的计算： 

(a）分度圆直径  1 1  2 43 86 d m Z = × = × =  (mm)  （3.47）



2 2  2 51 102 d m Z = × = × =  (mm) 

(b）中心距  1 2  86 102  94 
2 2 

d d a 
+ + 

= = =  (mm)  （3.48） 

(c） 齿轮宽度  1 1  1 86 86 d b d φ = × = × =  (mm)  （3.49） 

2 2  1 102 102 d b d φ = × = × =  (mm) 

3.2.5 齿轮的校核 

由《机械设计》得校核齿轮即满足： 
[ ] F t 

F a S a 

K F 
bm Y Y 

σ 
< ，  2 

t 
T F 
d 

= （3.50） 

(1）对轴 I上齿数为 51的齿轮进行校核 

5 2 2 0 .8332 10 
102 t 

T F 
d 

× × 
= = 

∴ 
5 1.869 2 0.8332 10  14.968 

102 102 2 
t KF 

bm 
× × × 

= = 
× × 

又由计算齿轮时的数据得： 
[ ]  264  66.935 

2.316 1.703 
F 

Fa Sa Y Y 
σ 

= = 
× 

比较得： 
[ ] F t 

F a S a 

K F 
bm Y Y 

σ 
< 故该齿轮符合要求。 

同理校核轴 I上齿数为 56，模数为 2的齿轮经行校核，该齿轮符合要求。 

综上该齿轮副符合要求。 

图 3.4 齿轮副示意图 

3.2.6 轴的校核



对于传动轴，除重载轴外，一般无须进行强度校核，只进行刚度验算。 

轴的抗弯断面惯性矩（  4 mm ） 

花键轴 
4 2 ( )( ) 

64 
d b N D d D d I π + × − + 

= （3.51） 

= 
4 2 

4 4 32.2 6 8 (38 32.2) (38 32.2)  7.42 10 
64 

mm π × + × × − × + 
≈ × 

式中 d—花键轴的小径（mm） ； 

D—花轴的大径（mm） ； 

b、N—花键轴键宽，键数； 

传动轴上弯曲载荷的计算，一般由危险断面上的最大扭矩求得： 

4  1 

1 

955 10 (N mm ) 
n 
P M = × • 扭  =  4 4 7.2 955 10 8.39 10 

819.565 
× × ≈ × （Nmm） （3.52） 

式中  1 P—该轴传递的最大功率（kw）; 

1 n  —该轴的计算最小转速（r/min） 。 

传动轴上的弯矩载荷有输入扭矩齿轮和输出扭矩齿轮的圆周力、径向力，齿轮的 

圆周力 
4 

3 2  2 8 . 3 9 1 0  2 . 9 9 6 1 0 N 
D 5 6 t 

M 
P 

× × 
= = ≈ × 扭 （3.53） 

式中  D—齿轮节圆直径（mm）,D=mZ。 

齿轮的径向力  r P ： 

( ) / cos ( ) r t P P tg N = • α + ρ β （3.52） 

式中 α—为齿轮的啮合角，α＝20º； 

ρ—齿面摩擦角，  5.72 ρ ≈ °； 

β—齿轮的螺旋角；β＝0 

∴  3 0.5 1.498 10 r t P P ≈ = ×  (N)  （3.53） 

花键轴键侧挤压应力的验算 

花键键侧工作表面的挤压应力为： 

max 
2 2 

8  , 
( ) 

n 
jy jy 

M 
D d lNK 

  σ = ≤ σ  − 
(MPa)  （3.54） 

式中  max n M  —花键传递的最大转矩（ N mm • ）； 

D、d—花键轴的大径和小径（mm） ；



L—花键工作长度； 

N—花键键数； 

K—载荷分布不均匀系数，K=0.7～0.8； 
4 

2 2 

8 8.39 10  4.62 20 
(38 32.2 ) 85 6 0.7 jy jy MPa 

× ×   σ = ≈ ≤ σ =   − × × × 
(MPa) 

故此花键轴校核合格 

图 3.5 花键轴示意图 

3.2.7 轴承的选择 

根据轴承中摩擦性质的不同，可把轴承分为滑动摩擦轴承（简称滑动轴承）和滚 

动摩擦轴承（简称滚动轴承）两大类。滚动轴承由于摩擦系数小，起动阻力小，而且 

它已标准化，选用、润滑、维护都很方便，因此在一般机器中应用较广。 

滚动轴承是现代机器中广泛应用的部件之一，它是依靠主要元件间的滚动接触来 

支承转动零件的。滚动轴承绝大多数已经标准化，并由专业工厂大量生产制造及供应 

各种常用规格的轴承。滚动轴承具有摩擦阻力小，功率消耗少，起动容易等优点。 

滚动轴承由：内圈、外圈、滚动体、保持架等四部分组成，内圈用来和轴颈装配， 

外圈用来和轴承座孔装配。通常是内圈随轴颈回转，外圈固定，但也可用于外圈回转 

而内圈不动，或是内、外圈同时回转的场合。当内、外圈相对转动时，滚动体即在内、 

外圈的滚道间滚动。轴承内、外圈上的滚道有限制滚动体沿轴向位移的作用。 

选择轴承类型时应考虑以下的因素： 

(1）轴承所受的载荷 

轴承所受载荷的大小、方向和性质，是选择轴承类型的主要依据。对于纯轴向载 

荷，一般用推力轴承。较小的纯轴向载荷可选用推力球轴承；较大的纯轴向载荷可选 

用推力球轴承。对于纯径向载荷，一般选用深沟球轴承、圆柱滚子轴承或滚针轴承。



当轴承在承受径向载荷的同时，还有不打的轴向载荷时，可选用深沟球轴承或接触角 

不大的角接触球轴承或圆锥滚子轴承；当轴向载荷较大的时，可选用接触角较大的角 

接触球轴承或圆锥滚子轴承，或选用向心轴承和推力轴承组合在一起的结构，分别承 

担径向和轴向载荷。 

(2）轴承的转速 

工作转速对轴承也有一定的要求， 球轴承与滚子轴承相比较， 有较高的极限转速， 

故在高速时应优先选用球轴承。高速时宜选用相同内径而外径较小的轴承。外径较大 

的轴承，宜用于低速重载的场合。 

(3）轴承的调心性能 

轴的中心线与轴承座的中心线不重合时，或因轴受力而弯曲或倾斜时，会造成轴 

承的内、外圈轴线发生偏斜。滚子轴承对轴承的倾斜最为敏感，这类轴承在偏斜状态 

下的承载能力可能低于球轴承。 

(4）轴承的安装和拆卸 

轴承在长轴上安装时，为便于装拆，可用内圈孔为 1﹕12 的圆锥孔的轴承，用以 

安装在紧定衬套上。 

总上所述，本人选择的轴承型号如下： 

轴 I 从左至右分别为深沟球轴承 61808(2 对)   61807（6对） 

3.2.8 轴承的校核 

查《机械设计手册》得滚动轴承的校核，即要满足条件：滚动轴承的额定寿命 

[ ]( ) 
6 

10 
10 
60 h 

C L T h 
n P 

ε 
  = ≥   
  [ ] T  为工作期限（h）,对于一般机床 [ ] T  取值为 

15000—20000 小时。 

式中  10 h L  —额定寿命，C—额定负载， P—当量动载荷，ε −寿命系数，对于球轴承 

3 ε = ，对于滚子轴承  10 
3 

ε = 。 

由 《机械设计手册》 得  h m d n T 

n T h m d 

f f f f f C P P C 
f f f f f 

= ⇒ = （3.55） 

式中  n f —速度因数，  T f —温度因数，  h f —寿命因数，  m f  —力矩载荷因数，力矩载 

荷较小时  1.5 m f = ，力矩载荷较大时  2 m f = ，  d f —冲击载荷因数



将  n T 

h m d 

f f P C 
f f f 

= 代入  10 h L  中得： 

6 

10 
10
60 

h m d 
h 

n T 

f f f L 
n f f 

ε 
  

=   
  

轴 I上的深沟球轴承的校核： 

3 6 
5 

10 
10 3.68 2 1.5  6.72 10 

60 819.565 0.344 1 h L 
× ×   = = ×   × ×   

(h) 

∵ [ ] 10h L T > ∴ 故该轴承符合要求。 
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图 3.6 轴 I装配示意图 

3.3 传动轴 II 各主要零件的设计 

3.3.1 轴径的估算 

参考《实用机床设计手册》表 3.10—2 得：  3 (100 ~ 120) 
c 

P d 
n 

= ，查《实用机床设计 

手册》表 1.1—10 得：  V η 带 =0.96 ， 取  3 105 
c 

P d 
n 

≥ 

由转速图可得： 12 
38
56 

i = 

∴ 转速：  1 
2 

12 

819.565  1207.78 
38 / 56 

n n 
i 

= = =  (r/min) 

1 
2 

12 

819.565  969.670 
43 / 51 

n n 
i 

′ = = = 
′ 

(r/min)



效率：  2 
12 1 2 η η η = • 查《实用机床设计手册》表 1.1—10 得： 

角接触球轴承效率  1 η =0.96 ，直齿圆柱齿轮效率  2 η =0.98 

功率：  2 
2 1 12  7.2 0.99 0.98 6.9156 P P η = • = × × = （kw） 

由轴径确定的公式可知：转速越小轴径越大，所以只要满足转速小的地方的轴径 

要求，整个轴都可以满足要求。 

∴  2  3 3 2 
2 

6.9156 105 105 20.365 
969.670 

P d 
n 

≥ × = × =  (mm)  取 
min 2  22 d ≥ （mm） 

3.3.2 齿轮的校核 

由《机械设计》得校核齿轮即满足： 
[ ] F t 

F a S a 

K F 
bm Y Y 

σ 
< ，  2 

t 
T F 
d 

= 

对轴 II上齿数为 43的齿轮进行校核 

4 2 2 6 .75 10 
86 t 

T F 
d 

× × 
= = 

∴ 
5 1.869 2 0.675 10  17.060 

86 86 2 
t KF 

bm 
× × × 

= = 
× × 

又由计算齿轮时的数据得： 
[ ]  303.57  76.152 

2.37 1.682 
F 

Fa Sa Y Y 
σ 

= = 
× 

比较得： 
[ ] F t 

F a S a 

K F 
bm Y Y 

σ 
< 故该齿轮符合要求。 

同理对轴 II 上齿数为 38 模数为 2，齿数为 39、22、30 模数为 2.5 的齿轮经行校 

核，齿轮都符合要求。 

综上轴 II上的三联滑移齿轮 38、43、39，符合要求，其余两齿轮也符合要求。 

3.3.3 传动轴的校核 

对于传动轴，除重载轴外，一般无须进行强度校核，只进行刚度验算。 

轴的抗弯断面惯性矩（  4 mm ） 

花键轴 

4 2 ( )( ) 
64 

d b N D d D d I π + • − + 
=



= 
4 2 

4 4 32 6 8 (36 32) (36 32)  6.534 10 
64 

mm π × + × × − × + 
= × 

式中 d—花键轴的小径（mm） ； 

D—花轴的大径（mm） ； 

b、N—花键轴键宽，键数； 

传动轴上弯曲载荷的计算，一般由危险断面上的最大扭矩求得： 

4  2 

2 

955 10 
n 
P M = × 扭 

=  4 4 6.9156 955 10 6.81 10 
969.670 

× × = ×  (Nmm) 

式中 N—该轴传递的最大功率（kw）; 

j n —该轴的最小转速（r/min） 。 

传动轴上的弯矩载荷有输入扭矩齿轮和输出扭矩齿轮的圆周力、径向力，齿轮的圆周 

力  t P： 

( ) 
4 

3 2  2 6.81 10  2.724 10 N 
D 50 t 

M 
P 

× × 
= = = × 扭 

式中 D—齿轮节圆直径（mm）,D=mZ。齿轮的径向力  r P ： 

( ) / cos 902 r t P P tg = • α + ρ β =  (N) 

式中 α—为齿轮的啮合角； 

ρ—齿面摩擦角； 

β—齿轮的螺旋角； 
2 2 ( ) 
0.1[ 

M T d mm 
+ α 

≥ 
δ] 

=20mm，故校核符合要求。 

花键轴键侧挤压应力的验算 

花键键侧工作表面的挤压应力为： 

max 
2 2 

8 
( ) 

n 
jy jy 

M 
D d lNK 

  σ = ≤ σ  − 

式中  max n M  —花键传递的最大转矩（ N mm • ）； 

D、d—花键轴的大径和小径（mm） ； 

L—花键工作长度； 

N—花键键数； 

K—载荷分布不均匀系数，K=0.7～0.8；



4 

2 2 

8 6.81 10  3.08 20 
(36 32 ) 116 8 0.7 jy jy MPa 

× ×   σ = = ≤ σ =   − × × × 
(MPa) 

故此花键轴校核合格 
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图 3.7 轴 II 装配示意图 

3.3.4 轴承的校核 

根据轴径等要求，轴 II 所选的轴承 从左至右分别为圆锥滚子轴承 30305 (1 

对)  30304（1对） 

查《机械设计手册》得滚动轴承的校核，即要满足条件：滚动轴承的额定寿命 

[ ]( ) 
6 

1 0 
10 
60 h 

C L T h 
n P 

ε 
  = ≥   
  

[ ] T  为工作期限（h）,对于一般机床 [ ] T  取值为 

15000—20000 小时。 

式中  10 h L  —额定寿命，C—额定负载， P—当量动载荷，ε −寿命系数，对于球轴承 

3 ε = ，对于滚子轴承  10 
3 

ε = 。 

由《机械设计手册》得  h m d n T 

n T h m d 

f f f f f C P P C 
f f f f f 

= ⇒ = 

式中  n f —速度因数，  T f —温度因数，  h f —寿命因数，  m f  —力矩载荷因数，力矩载 

荷较小时  1.5 m f = ，力矩载荷较大时  2 m f = ，  d f —冲击载荷因数 

将  n T 

h m d 

f f P C 
f f f 

= 代入  10 h L  中得： 
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60 

h m d 
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n T 

f f f L 
n f f 

ε 
  

=   
  

轴 II上的圆锥滚子轴承的校核：



10 
6  3  5 

10 
10 3.48 2 1.5  9.95 10 

60 1207.78 0.363 1 h L 
× ×   = = ×   × ×   

(h) 

∵ [ ] 10h L T > ∴所选轴承符合要求。 

3.4 传动轴 III 各主要零件的设计 

3.4.1 轴径的估算 

参考《实用机床设计手册》表 3.10—2 得：  3 (100 ~ 120) 
c 

P d 
n 

= ，查《实用机床 

设计手册》表 1.1—10 得：  V η 带 =0.96 ， 取  3 105 
c 

P d 
n 

≥ 

由转速图可得：  m in 23 
58 
2 2 

i = 

∴ 转速：  2 
3 

23 

969.670  367.806 
58 / 22 

n n 
i 

= = = （r/min） 

效率：  2 
23 3 2 η η η = • 查《实用机床设计手册》表 1.1—10 得：圆锥滚 

子轴承效率  3 η =0.98 

功率：  2 
3 2 23  6.9156 0.98 0.98 6.5089 P P η = • = × × = （kw） 

∴  3  3 3 3 
3 

6.5089 105 105 27.367 
367.806 

P d 
n 

≥ × = × = （mm） 取 
min 3  28 d ≥ （mm） 

3.4.2 齿轮的校核 

由《机械设计》得校核齿轮即满足： 
[ ] F t 

F a S a 

K F 
bm Y Y 

σ 
< ，  2 

t 
T F 
d 

= 

对轴 III 上齿数为 63的齿轮进行校核 

4 2 2 5 .41 10 
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T F 
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× × 
= = 

∴ 
5 6 .892 2 0 .541 10  23 .49 

1 126 126 2 
t KF 

bm 
× × × 

= = 
× × × 

又由计算齿轮时的数据得： 
[ ]  263.5  66.925 

2.268 1.736 
F 

Fa Sa Y Y 
σ 

= = 
×



比较得： 
[ ] F t 

F a S a 

K F 
bm Y Y 

σ 
< 故该齿轮符合要求。 

同理对轴 III 上齿数为 41、58、50 模数为 2.5，齿数为 20、50 模数为 2的齿轮经 

行校核，齿轮都符合要求。 

综上轴 III 上的三联滑移齿轮 41、58、50，符合要求，其余三个齿轮也符合要求。 

图 3.8 三联滑移齿轮图 

3.4.3 传动轴的校核 

对于传动轴，除重载轴外，一般无须进行强度校核，只进行刚度验算。 

轴的抗弯断面惯性矩（  4 mm ） 

花键轴 

4 2 ( )( ) 
64 

d b N D d D d I π + • − + 
=  = 

4 2 
4 4 32 6 8 (36 32) (36 32)  6.534 10 

64 
mm π × + × × − × + 

= × 

式中 d—花键轴的小径（mm） ； 

D—花轴的大径（mm） ； 

b、N—花键轴键宽，键数； 

传动轴上弯曲载荷的计算，一般由危险断面上的最大扭矩求得： 

4  3 

3 

955 10 
n 
P M = × 扭 

=  4 4 6.5089 955 10 16.9 10 
367.806 

× × = ×  (Nmm) 

式中 N—该轴传递的最大功率（kw）;



j n —该轴的最小转速（r/min） 。 

传动轴上的弯矩载荷有输入扭矩齿轮和输出扭矩齿轮的圆周力、径向力，齿轮的圆周 

力  t P： 

( ) 
4 

3 2  2 16.9 10  6.67 10 N 
D 50 t 

M 
P 

× × 
= = = × 扭 

式中 D—齿轮节圆直径（mm）,D=mZ。 

齿轮的径向力  r P ：  ( ) / cos 902 r t P P tg = • α + ρ β =  (N) 

式中 α—为齿轮的啮合角； 

ρ—齿面摩擦角； 

β—齿轮的螺旋角； 
2 2 ( ) 
0.1[ 

M T d mm 
+ α 

≥ 
δ] 

=20mm，故校核符合要求。 

花键轴键侧挤压应力的验算 

花键键侧工作表面的挤压应力为： 

max 
2 2 

8 
( ) 

n 
jy jy 

M 
D d lNK 

  σ = ≤ σ  − 

式中  max n M  —花键传递的最大转矩（ N mm • ）； 

D、d—花键轴的大径和小径（mm） ； 

L—花键工作长度； 

N—花键键数； 

K—载荷分布不均匀系数，K=0.7～0.8； 
4 

2 2 

8 16.9 10  7.65 20 
(36 32 ) 116 8 0.7 jy jy MPa 

× ×   σ = = ≤ σ =   − × × × 
(MPa) 

故此花键轴校核合格。



图 3.9 轴 III 花轴图 

3.4.4 轴承的校核 

根据轴径等要求，轴 III 所选轴承 从左至右分别为 30306 (1 对)   61806（1 

对） 30305（1对） 

查《机械设计手册》得滚动轴承的校核，即要满足条件：滚动轴承的额定寿命 
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[ ] T  为工作期限（h）,对于一般机床 [ ] T  取值为 

15000—20000 小时。 

式中  10 h L  —额定寿命，C—额定负载， P—当量动载荷，ε −寿命系数，对于球轴承 

3 ε = ，对于滚子轴承  10 
3 

ε = 。 

由《机械设计手册》得  h m d n T 

n T h m d 

f f f f f C P P C 
f f f f f 

= ⇒ = 

式中  n f —速度因数，  T f —温度因数，  h f —寿命因数，  m f  —力矩载荷因数，力矩载 

荷较小时  1.5 m f = ，力矩载荷较大时  2 m f = ，  d f —冲击载荷因数 

将  n T 
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f f P C 
f f f 

= 代入  10 h L  中得： 
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轴 III 上深沟球轴承的校核：
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1 0 
10 3.42 2 1 .5  2 .16 10 

60 1148 .863 0 .417 1 h L 
× ×   = = ×   × ×   

(h) 

轴 III 上圆锥滚子轴承的校核： 
10 

6  3  5 
10 

10 3 .02 2 1.5  3.07 10 
60 1148 .863 0.455 1 h L 

× ×   = = ×   × ×   
(h) 

∵ [ ] 10h L T > ∴轴 III 上的轴承校核符合要求。 

图 3.10 轴 III 装配示意图 

3.5 传动轴 IV 各主要零件的设计 

3.5.1 轴径的估算 

参考《实用机床设计手册》表 3.10—2得：  3 (100 ~ 120) 
c 

P d 
n 

= ，查《实用机床设 

计手册》表 1.1—10 得：  V η 带 =0.96 ， 取  3 105 
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由转速图可得：  min 34 
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功率：  2 
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≥ × = × =  (mm)  取 
min 4  43 d ≥  (mm) 

3.5.2 齿轮的校核 

由《机械设计》得校核齿轮即满足： 
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= 

对轴 IV上齿数为 50的齿轮进行校核 

4 2 2 5 .04 10 
100 t 

T F 
d 

× × 
= = 

∴ 
5 3 .554 2 0 .504 10  17 .91 

1 100 100 2 
t KF 

bm 
× × × 

= = 
× × × 

又由计算齿轮时的数据得： [ ]  2 4 3 .5 6  6 1 .7 5 
2 .3 2 1 .7 0 

F 

F a S a Y Y 
σ 

= = 
× 

比较得： 
[ ] F t 

F a S a 

K F 
bm Y Y 

σ 
< 故该齿轮符合要求。 

同理对轴 IV 上齿数为 80 模数为 2，齿数为 20、51 模数为 3 的齿轮经行校核，齿 

轮都符合要求。 

综上轴 IV上的双联滑移齿轮 80、50，和双联滑移齿轮 20、51 都符合要求。 

图 3.11 轴 IV 双联滑移齿轮 1



图 3.12 轴 IV 双联滑移齿轮 2 

3.5.3 传动轴的校核 

对于传动轴，除重载轴外，一般无须进行强度校核，只进行刚度验算。 

轴的抗弯断面惯性矩（  4 mm ） 

花键轴 

4 2 ( )( ) 
64 

d b N D d D d I π + • − + 
= 

= 
4 2 

4 4 26 6 6 (32 26)(32 26)  3.377 10 
64 

mm π × + × × − + 
= × 

式中 d—花键轴的小径（mm） ； 

D—花轴的大径（mm） ； 

b、N—花键轴键宽，键数； 

传动轴上弯曲载荷的计算，一般由危险断面上的最大扭矩求得： 

4  4 

4 

955 10 
n 
P M = × × 扭 

=  4 5 6.06 955 10 6.29 10 
91.952 

× × = × （Nmm） 

式中 N—该轴传递的最大功率（kw）; 

j n —该轴的最小转速（r/min） 。 

传动轴上的弯矩载荷有输入扭矩齿轮和输出扭矩齿轮的圆周力、径向力，齿轮的圆周 

力  t P： 

5 
4 2  2 6.29 10 N 3.93 10 

D 32 t 

M 
P 

× × 
= = = × 扭 （ ）  (N)



式中 D—齿轮节圆直径（mm）,D=mZ。 

齿轮的径向力  r P ：  ( ) / cos 1003 r t P P tg = • α + ρ β =  (N) 

式中 α—为齿轮的啮合角； 

ρ—齿面摩擦角； 

β—齿轮的螺旋角； 
2 2 ( ) 
0.1[ 

M T d mm 
+ α 

≥ 
δ] 

=22.32mm，故校核符合要求。 

花键轴键侧挤压应力的验算 

花键键侧工作表面的挤压应力为： 

max 
2 2 

8 
( ) 

n 
jy jy 

M 
D d lNK 

  σ = ≤ σ  − 

式中  max n M  —花键传递的最大转矩（Nmm）； 

D、d—花键轴的大径和小径（mm） ； 

L—花键工作长度； 

N—花键键数； 

K—载荷分布不均匀系数，K=0.7～0.8； 
5 

2 2 

8 6.29 10  9.08 20 
(32 26 ) 116 8 0.7 jy jy MPa 

× ×   σ = = ≤ σ =   − × × × 
(MPa) 

故此花键轴校核合格。 

图 3.13 轴 IV 花轴图 

3.5.4 轴承的校核 

根据轴径等要求，轴 IV 所选轴承从左至右分别为 30307(1 对) 
7008 / 
7208 / 

C DB 
C DB 

  
  
 



30308（1对） 

查《机械设计手册》得滚动轴承的校核，即要满足条件：滚动轴承的额定寿命 

[ ]( ) 
6 

1 0 
1 0 
6 0 h 

C L T h 
n P 

ε 
  = ≥   
  

[ ] T  为工作期限（h）,对于一般机床 [ ] T  取值为 

15000—20000 小时。 

式中  10 h L  —额定寿命，C—额定负载， P—当量动载荷，ε −寿命系数，对于球轴承 

3 ε = ，对于滚子轴承  10 
3 

ε = 。 

由《机械设计手册》得  h m d n T 

n T h m d 

f f f f f C P P C 
f f f f f 

= ⇒ = 

式中  n f —速度因数，  T f —温度因数，  h f —寿命因数，  m f  —力矩载荷因数，力矩载 

荷较小时  1.5 m f = ，力矩载荷较大时  2 m f = ，  d f —冲击载荷因数 

将  n T 

h m d 

f f P C 
f f f 

= 代入  10 h L  中得： 

6 

10 
10
60 

h m d 
h 

n T 

f f f L 
n f f 

ε 
  

=   
  

轴 IV上的角接触球轴承的校核： 

3 6 
5 

1 0 
1 0 3 .5 3 2 1 .5  1 .5 1 1 0 

6 0 1 1 4 8 .8 6 3 0 .4 8 5 1 h L 
× ×   = = ×   × ×   

(h) 

轴 IV上的圆锥滚子轴承的校核： 
1 0 

6  3  5 
10 

10 3 .11 2 1 .5  2 .1 3 10 
60 1148 .8 63 0 .523 1 h L 

× ×   = = ×   × ×   
(h) 

∵ [ ] 10h L T > ∴轴 IV上的轴承校核符合要求。



图 3.14 轴 IV 装配示意图 

3.6 传动轴 V 各主要零件的设计 

3.6.1 轴径的估算 

参考《实用机床设计手册》表 3.10—2 得：  3 (100 ~ 120) 
c 

P d 
n 

= ，查《实用机床设计 

手册》表 1.1—10 得：  V η 带 =0.96 ， 取  3 105 
c 

P d 
n 

≥ 

由转速图可得：  min 45 
80
20 

i = 

∴ 转速：  4 
5 

45 

91.952  22.988 
80 / 20 

n n 
i 

= = =  (r/min) 

效率：  2 2 
45 3 2 1 η η η η = • • 

功率：  2 2 
5 4 45  6.06 0.98 0.98 0.99 5.5901 P P η = • = × × × = （kw） 

∴  5  3 3 5 
5 

5.5901 105 105 65.538 
22.988 

P d 
n 

≥ × = × = （mm） 取 
min 5  66 d ≥ （mm） 

3.6.2 齿轮的校核 

由《机械设计》得校核齿轮即满足： 
[ ] F t 

F a S a 

K F 
bm Y Y 

σ 
< ，  2 

t 
T F 
d 

= 

对轴 V上齿数为 50的齿轮进行校核



4 2 2 4 .56 10 
150 t 

T F 
d 

× × 
= = 

∴ 
5 5 .483 2 0 .456 10  7 .4 08 

1 150 150 3 
t KF 

bm 
× × × 

= = 
× × × 

又由计算齿轮时的数据得： [ ]  2 4 3 .5 6  6 1 .7 5 
2 .3 2 1 .7 0 

F 

F a S a Y Y 
σ 

= = 
× 

比较得： 
[ ] F t 

F a S a 

K F 
bm Y Y 

σ 
< 故该齿轮符合要求。 

同理对轴 V上齿数为 26模数为 5.75，齿数为 80模数为 3的齿轮经行校核，齿轮都符 

合要求。 

图 3.15 齿数为 80的齿轮 

3.6.3 传动轴的校核 

对于传动轴，除重载轴外，一般无须进行强度校核，只进行刚度验算。 

轴的抗弯断面惯性矩（  4 mm ） 

花键轴 

4 2 ( )( ) 
64 

d b N D d D d I π + • − + 
= 

= 
4 2 

6 4 35 152 6 (45 35) (45 35)  1.65 10 
64 

mm π × + × × − × + 
= × 

式中 d—花键轴的小径（mm） ； 

D—花轴的大径（mm） ；



b、N—花键轴键宽，键数； 

传动轴上弯曲载荷的计算，一般由危险断面上的最大扭矩求得： 

4  5 

5 

955 10 
n 
P M = × × 扭 

=  4 6 5.5901 955 10 2.32 10 
22.988 

× × = ×  (Nmm) 

式中 N—该轴传递的最大功率（kw）; 

j n —该轴的最小转速（r/min） 。 

传动轴上的弯矩载荷有输入扭矩齿轮和输出扭矩齿轮的圆周力、径向力，齿轮的圆周 

力  t P： 

6 
5 2  2 2.32 10 N 1.45 10 

D 32 t 

M 
P 

× × 
= = = × 扭 （ ）  (N) 

式中 D—齿轮节圆直径（mm）,D=mZ。 

齿轮的径向力  r P ：  ( ) / cos 1450 r t P P tg = • α + ρ β =  (N) 

式中α—为齿轮的啮合角； 

ρ—齿面摩擦角； 

β—齿轮的螺旋角； 
2 2 ( ) 
0.1[ 

M T d mm 
+ α 

≥ 
δ] 

=31.43mm，故校核符合要求。 

花键轴键侧挤压应力的验算 

花键键侧工作表面的挤压应力为： 

max 
2 2 

8 
( ) 

n 
jy jy 

M 
D d lNK 

  σ = ≤ σ  − 

式中  max n M  —花键传递的最大转矩（ N mm • ）； 

D、d—花键轴的大径和小径（mm） ： 

L—花键工作长度； 

N—花键键数； 

K—载荷分布不均匀系数，K=0.7～0.8； 
6 

2 2 

8 2.32 10  7.63 20 
(45 35 ) 152 6 0.7 jy jy MPa 

× ×   σ = = ≤ σ =   − × × × 
(MPa) 

故此花键轴校核合格。



图 3.16 花键轴 

3.6.4 轴承的校核 

根据轴径等要求，轴 V所选轴承 从左至右分别为 30312 (2 对) 

查《机械设计手册》得滚动轴承的校核，即要满足条件：滚动轴承的额定寿命 

[ ]( ) 
6 

1 0 
1 0 
6 0 h 

C L T h 
n P 

ε 
  = ≥   
  

[ ] T  为工作期限（h）,对于一般机床 [ ] T  取值为 

15000—20000 小时。 

式中  10 h L  —额定寿命，C—额定负载， P—当量动载荷，ε −寿命系数，对于球轴承 

3 ε = ，对于滚子轴承  10 
3 

ε = 。 

由《机械设计手册》得  h m d n T 

n T h m d 

f f f f f C P P C 
f f f f f 

= ⇒ = 

式中  n f —速度因数，  T f —温度因数，  h f —寿命因数，  m f  —力矩载荷因数，力矩载 

荷较小时  1.5 m f = ，力矩载荷较大时  2 m f = ，  d f —冲击载荷因数 

将  n T 

h m d 

f f P C 
f f f 

= 代入  10 h L  中得： 

6 

10 
10
60 

h m d 
h 

n T 

f f f L 
n f f 

ε 
  

=   
  

轴 V上的圆锥滚子轴承的校核： 
10 

6  3  4 
10 

10 3.42 2 1.5  7.05 10 
60 1171.840 0.796 1 h L 

× ×   = = ×   × ×   
(h) 

∵ [ ] 10h L T > ∴轴 V上的轴承校核符合要求。



图 3.17 轴 V 示意图 

3.7 传动轴 VI 各主要零件的设计 

3.7.1 轴径的估算 

参考《实用机床设计手册》表 3.10—2 得：  3 (100 ~ 120) 
c 

P d 
n 

= ，查《实用机床设计 

手册》表 1.1—10 得：  V η 带 =0.96 ， 取  3 105 
c 

P d 
n 

≥ 

由转速图可得：  min 56 
58
26 

i = 

∴ 转速：  5 
6 

56 

22.988  10.305 
58 / 26 

n n 
i 

= = =  (r/min) 

效率：  2 
56 3 2 η η η = • 

功率：  2 
6 5 56  5.5901 0.98 0.98 5.261 P P η = • = × × =  kw 

∴  6  3 3 6 
6 

5.261 105 105 81.99 
10.305 

P d 
n 

≥ × = × =  (mm)  取 
min 6  82 d ≥  (mm) 

3.7.2 主轴上一对齿轮的计算 

（1）由于 CA6140 金属切削机床主轴箱里的主轴转速不是很高，运作时比较平稳，所 

以初选主轴与轴 V相啮合的一对齿轮中，小齿轮的齿数为  1 Z = 24，齿轮精度为 7级，



则与其相啮合的大齿轮齿数为  2 1 
58 24 53.54 
26 

Z Z i = × = × = 取  2  54 Z = 

（a）试选载荷系数  1.3 t K = 

（b）计算所传递的扭矩  1 T  由《机械设计》得 
5 

1 
95.5 10  P T 

n 
× × 

= ，且由以上计算可知： 

10.401 n =  r/min  5.261 P =  kw 

∴ 
5 5 

6 
1 

95.5 10 95.5 10 5.261  4.8305 10 
10.401 

P T 
n 

× × × × 
= = = ×  (Nmm) 

（c）查《机械设计》表 10-7，取得齿宽系数  0.4 d φ = 

（d）查《机械设计》表 10-6，得材料的弹性影响系数 
1 
2 189.8 E a Z MP = 

（e）查《机械设计》图 10-21d，得  lim1  600MPa σ = ,  lim 2  500MPa σ = 

（f）计算应力循环次数，参考《机械设计》式 10-13 得： 

( )  9 
1 1 60 60 960 1 2 8 300 15 4.147 10 h N n jL = = × × × × × × = × 

9 
9 1 

2 
4.147 10  1.296 10 

3.2 3.2 
N N 

× 
= = = × 

（g）查《机械设计》图 10-19，取  1  0.9 HN K = ，  2  0.95 HN K = 

（h）计算接触疲劳许用应力，取失效概率为 1%，安全系数 S=1，由《机械设计》式 

10-12 得： 

[ ]  1 lim1 
1 

0.9 600  540 
1 

HN 
H 

K 
S 
σ 

σ 
× 

= = =  (MPa) 

[ ]  2 lim2 
2 

0.95 500  475 
1 

HN 
H 

K 
S 
σ 

σ 
× 

= = =  (MPa) 

（2） 计算小齿轮分度圆直径  1 t d  ， 由 《机械设计》 得 
[ ] 

2 

1 3 
1 

1 2.32  t  E 
t 

d H 

K T  Z u d 
u φ σ 

  + 
= × • •    

  
， 

代入[ ] H σ 中较小的值 

∴ 
2 6 

3 1 

58  1 1.3 4.8305 10 189.8 26 2.32 356.559 58 0.4 475 
26 

t d 
+ × ×   = × × × =   

  
(mm) 

（a）计算圆周速度 V：



由《机械设计》得：  1 1 

60 1000 
t d n V π 

= 
× 

，代入已计算的数据得 

3 .1 4 3 5 6 .5 5 9 1 0 .4 0 1  0 .1 9 4 
6 0 1 0 0 0 

V 
× × 

= = 
× 

(r/min) 

（b）计算齿宽 b ： 

由《机械设计》得：  1  0.4 356.599 142.692 d t b d φ = • = × =  (mm) 

（c）计算齿宽与齿高之比 b 
h 
： 

由《机械设计》得：模数  1 

1 

356 .559  14 .857 
24 

t 
t 

d M 
Z 

= = = 

齿高  2.25 2.25 14.587 33.427 t h M = = × =  (mm) 

∴  356.559  10.67 
33.427 

b 
h 

= = 

（d）计算载荷系数： 

根据  0.194 / V m s = ，齿轮精度为 7 级，由《机械设计》图 10-8 得 动载系数 

0.064 v K = ， 又直齿轮  1 H F K K α α = = ， 由 《机械设计》 表 10-2 得 使用系数  1.25 A K = ， 

由《机械设计》表 10-4，用插值法得 7 级精度的小齿轮相对支承非对称布置时， 

1.1835 H K β = ，由  10.67 b 
h 

= ，及  1.1835 H K β = 查《机械设计》图 10-13 得  1.165 F K β = 

故载荷系数  1.25 0.064 1 1.1835 0.09468 A v H H K K K K K α β = • • • = × × × = 

（e）按实际的载荷系数校正所得的分度圆直径： 

由《机械设计》式 10-10a 得：  3 1 1 t 
t 

K d d 
K 

= • ，代入已有数据得： 

3 
1 

0.09468 356.559 148.903 
1.3 

d = × =  (mm) 

（f）计算模数 m ： 

1 

1 

1 4 8 .9 0 3  6 .2 0 4 
2 4 

d m 
Z 

= = = 

（3）按齿根弯曲强度设计： 

由《机械设计》式 10-5 得，弯曲强度设计公式为 
[ ] 

1 3 
2
1 

2  Fa Sa 

d F 

Y Y KT m 
Z φ σ 

  
≥     

  

（a） 由《机械设计》图 10-20c 查得



弯曲强度极限  1  500 FE  MPa σ = ，  2  300 FE  MPa σ = 

（b）由《机械设计》图 10-18,取弯曲疲劳寿命系数  1  0.85 FN K = ，  2  0.86 FN K = 

（c） 计算弯曲疲劳许用应力：取弯曲疲劳安全系数  1.8 S = ， 由 《机械设计》 式 10-12 

得： 

[ ]  1 1 
1 

0.85 500  236.111 
1.8 

FN FE 
F 

K 
S 
σ σ 

× 
= = =  (MPa) 

[ ]  2 2 
2 

0.86 300  143.33 
1.8 

FN FE 
F 

K 
S 
σ σ 

× 
= = =  (MPa) 

（d） 计算载荷系数： 

1.25 0.064 1 1.165 0.0932 A v F F K K K K K α β = • • • = × × × = 

（e） 查取齿形系数： 

由《机械设计》表 10-5 得齿形系数  1  2 .65 F a Y = ，  2  2.304 Fa Y = 

（f） 查应力校正系数： 

由《机械设计》表 10-5 得应力校正系数  1  1 .58 Sa Y = ，  2  1.72 Sa Y = 

（g） 计算大、小齿轮的 
[ ] 
F a S a 

F 

Y Y 
σ 

，并加以比较： 

[ ] 
1 1 

1 

2 .6 5 1 .5 8  0 .0 1 7 7 
2 3 6 .1 1 1 

F a S a 

F 

Y Y 
σ 

× 
= = 

[ ] 
2 2 

2 

2 .3 0 4 1 .7 2  0 .0 2 8 
1 4 3 .3 3 

F a S a 

F 

Y Y 
σ 

× 
= = 

∴ 比较得大齿轮的数据大 

（h）设计计算: 

由弯曲强度设计公式为 
[ ] 

1 3 
2
1 

2  Fa Sa 

d F 

Y Y KT m 
Z φ σ 

  
≥     

  
，代入数据得： 

6 
3 

2 

2 0.0932 4.8305 10  0.028 4.79 
0.4 24 

m 
× × × 

≥ × = 
× 

，整圆成  5 m ≥ ，查《实用机床 

设计手册》可知，m得取值从 0.75 开始，每隔 0.25 都有值可选，本人选择  5.75 m = 为 

主轴与轴 V相啮合的那对齿轮的模数。 

则此时按  5.75 m = ,大、小齿轮的齿数分别为：



1 
1 

148.903  25.896 
5.75 

d Z 
m 

= = = ，整圆成  1  26 Z = 

2 1 
58  26 58 
26 

Z i Z = × = × = 

（4）几何尺寸的计算： 

（a）分度圆直径  1 1  5.75 26 149.5 d m Z = × = × =  (mm) 

2 2  5.75 58 333.5 d m Z = × = × =  (mm) 

（b）中心距  1 2  149.5 333.5  241.5 
2 2 

d d a 
+ + 

= = =  (mm) 

（c）齿轮宽度  1 1  0 .4 1 4 9 .5 59 .8 d b d φ = × = × =  (mm) 

2 2  0 .4 333 .5 133 .4 d b d φ = × = × =  (mm) 

3.7.3 齿轮的校核 

由《机械设计》得校核齿轮即满足： 
[ ] F t 

F a S a 

K F 
bm Y Y 

σ 
< ，  2 

t 
T F 
d 

= 

对轴 VI上齿数为 50的齿轮进行校核 

5 2 2 3 .4 7 1 0 
1 0 0 t 
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d 

× × 
= = 

∴ 
5 4.479 2 0.347 10  15.54 

1 100 100 2 
t KF 
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× × × 
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× × × 

又由计算齿轮时的数据得： [ ]  2 4 3 .5 6  6 1 .7 5 
2 .3 2 1 .7 0 

F 

F a S a Y Y 
σ 

= = 
× 

比较得： 
[ ] F t 

F a S a 

K F 
bm Y Y 

σ 
< 故该齿轮符合要求。 

同理对轴 VI上齿数为 58模数为 5.75，齿轮符合要求。



图 3.18 齿数为 50的齿轮示意图 

3.7.4 传动轴的校核 

对于传动轴，除重载轴外，一般无须进行强度校核，只进行刚度验算。 

轴的抗弯断面惯性矩（  4 mm ） 

花键轴 

4 2 ( )( ) 
64 

d b N D d D d I π + • − + 
= 

= 
4 2 

4 4 26 6 6 (32 26)(32 26)  3.377 10 
64 

mm π × + × × − + 
= × 

式中 d—花键轴的小径（mm） ； 

D—花轴的大径（mm） ； 

b、N—花键轴键宽，键数； 

传动轴上弯曲载荷的计算，一般由危险断面上的最大扭矩求得： 

4  6 

6 

955 10 
n 
P M = × × 扭 

=  4 6 5.261 955 10 4.87 10 
10.305 

× × = ×  (Nmm) 

式中 N—该轴传递的最大功率（kw）; 

j n —该轴的最小转速（r/min） 。 

传动轴上的弯矩载荷有输入扭矩齿轮和输出扭矩齿轮的圆周力、径向力，齿轮的圆周 

力  t P： 

6 
5 2  2 4.87 10 N 1.52 10 

D 64 t 

M 
P 

× × 
= = = × 扭 （ ）  (N) 

式中 D—齿轮节圆直径（mm）,D=mZ。



齿轮的径向力  r P ：  ( ) / cos ( ) 650 r t P P tg N = • α + ρ β =  (N) 

式中 α—为齿轮的啮合角； 

ρ—齿面摩擦角； 

β—齿轮的螺旋角； 
2 2 ( ) 
0.1[ 

M T d mm 
+ α 

≥ 
δ] 

=35.17(mm)，故校核符合要求。 

花键轴键侧挤压应力的验算 

花键键侧工作表面的挤压应力为： 

max 
2 2 

8 
( ) 

n 
jy jy 

M 
D d lNK 

  σ = ≤ σ  − 

式中  max n M  —花键传递的最大转矩（ N mm • ）； 

D、d—花键轴的大径和小径（mm） ； 

L—花键工作长度； 

N—花键键数； 

K—载荷分布不均匀系数，K=0.7～0.8； 
6 

2 2 

8 4.87 10  17.23 20 
(32 26 ) 116 8 0.7 jy jy MPa 

× ×   σ = = ≤ σ =   − × × × 
(MPa) 

故此花键轴校核合格。 

3.7.5 轴承的校核 

根据轴径等要求，轴 VI 所选轴承从左至右分别为双列圆柱滚子轴承 NN3015K (1 

对)、圆柱滚子轴承 NU218（1 个）、推力球轴承 51120/P5(1 对)、双列圆柱滚子轴承 

NN3012（1对）。 

查《机械设计手册》得滚动轴承的校核，即要满足条件：滚动轴承的额定寿命 

[ ]( ) 
6 

1 0 
1 0 
6 0 h 

C L T h 
n P 

ε 
  = ≥   
  

[ ] T  为工作期限（h）,对于一般机床 [ ] T  取值为 

15000—20000 小时。 

式中  10 h L  —额定寿命，C—额定负载， P—当量动载荷，ε −寿命系数，对于球轴承 

3 ε = ，对于滚子轴承  10 
3 

ε = 。 

由《机械设计手册》得  h m d n T 

n T h m d 

f f f f f C P P C 
f f f f f 

= ⇒ =



式中  n f —速度因数，  T f —温度因数，  h f —寿命因数，  m f  —力矩载荷因数，力矩载荷 

较小时  1.5 m f = ，力矩载荷较大时  2 m f = ，  d f —冲击载荷因数 

将  n T 

h m d 

f f P C 
f f f 

= 代入  10 h L  中得： 
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轴 VI上的圆柱滚子轴承的校核： 
1 0 

6  3  4 
1 0 

10 3 .5 8 2 1 .5  3 .3 3 1 0 
6 0 14 47 .56 7 0 .98 1 h L 

× ×   = = ×   × ×   
(h) 

轴 VI上的推力球轴承的校核： 

3 6 
4 

1 0 
1 0 4 .1 2 2 1 .5  2 .5 6 1 0 

6 0 1 4 4 7 .5 6 7 0 .9 6 5 1 h L 
× ×   = = ×   × ×   

(h) 

∵ [ ] 10h L T > ∴轴 VI上的轴承校核符合要求。 

4 16 15 14 13 12 11 10 9 8 2 7 6 5 3 1 

图 3.19 主轴装配示意图



4 结论与展望 

通过两周的时间查阅书籍资料等，对金属切削机床的产生、发展动态及国内外行 

业的发展现状有了大致的了解。 同时，还进一步了解和掌握  CA6140 车床主轴箱的 

结构构成，各组成部分的功用等进行该课题所需要的一些前期资料，为以后课题的如 

期进行打下了良好的基础。设计主要对主轴箱中的传动系统进行了研究，确定了传动 

系统图，转速图等，然后对主轴箱中的各根轴以及轴上的齿轮，轴承等主要零部件进 

行设计计算，最后对设计的齿轮，轴承及花键轴进行校核，最后都符合要求。但考虑 

到本人第一次进行本次设计工作，有些地方还是需要进一步地了解，比如主轴箱设计 

优化问题，简化结构提高它的传动效率的方法，保证主轴箱的安全性和可靠性的设计 

等。对于绘图与计算方面的能力还有待提高，通过这次的的毕业设计，我对以前学的 

知识进行了一个回顾，还学到不少新的知识，这个设计使我受益匪浅！



结束语 

近两个半月的毕业设计已接近了尾声，毕业设计是对大学四年所学的所有基础和 

专业知识的运用和总结，运用课堂上学过的理论知识，通过实习调研，大大提高了动 

手能力，使我开拓了眼界，增长了见识，增强了社会实践能力，对机体的设计，使我 

拓展了思路，加强了逻辑思维能力，使理论知识在实践中得到了印证。在搜集资料的 

过程中，我阅读了有关机电一体化方面的文章，使我丰富了专业知识，更使我对我国 

机电工业发展现状和前景有了进一步了解。 

总之，此次设计是理论与实践结合的一次好机会，是对四年所学的最好检验。这 

次能够独立完成毕业设计，对我以后的工作和学习都有很大的帮助。 

由于自己能力有限，深知在设计中还有很多缺点和不足，希望老师提出宝贵的意 

见和建议。



致 谢 

本论文是在曹春平老师的精心指导下完成的。首先衷心感谢曹老师在我攻读大学 
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了我悉心的指导。曹老师严于律己、宽于待人的处事态度，渊博的学识，敏锐的洞察 

力，严谨治学的作风和精益求精的精神以及踏实勤恳的工作精神都给我留下了深刻的 
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造性的想法给予我很多的启发和帮助，使我能顺利完成课题的研究和论文的撰写，也 
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