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第 1章 概述

1.1 机床设计的意义

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，又称为“工作母机”或“工具机”。

在现代机械制造工业中，金属切学机床是加工机器零件的主要设备，它所担负的工

作量，约占机器总制造工作量的 40%～60%。机床的技术水平直接影响机械制造工业的产

品质量和劳动生产率。

1.2 机床课程设计的目的

课程设计是在学生学完相应课程及先行课程之后进行的实习性教学环节，是大学生

的必修环节，其目的在于通过机床运动机械变速传动系统的结构设计，使学生在拟定传

动和变速的结构方案过程中，得到设计构思，方案分析，结构工艺性，机械制图，零件

计算，编写技术文件和查阅技术资料等方面的综合训练，树立正确的设计思想，掌握基

本的设计方法，并培养学生具有初步的结构分析，结构设计和计算能力。

1.3 机床主轴箱的设计参数

普通机床的规格和类型有系列型谱作为设计时应该遵照的基础。因此，对这些基本

知识和资料作些简要介绍。本次设计的是普通型车床主轴变速箱。主要用于加工回转体。

表 1-1 机床主轴箱的设计参数

电机转速 电机功率 N（kw） 主轴最低转速 Nmin(rpm) 公比∅ 转速级数 Z

1450 4 35.5 1.41 12

1.4 操作性能要求

1）具有皮带轮卸荷装置

2）手动操纵双向摩擦片离合器实现主轴的正反转及停止运动要求

3）主轴的变速由变速手柄完成
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第 2章 参数的拟定

2.1 确定转速范围

依据题目要求选级数 Z=12，φ=1.41考虑到设计的结构复杂程度要适中，故采用常

规的扩大传动。通过简单的运算，根据《机械系统设计》得到如下适用于本次设计的标

准转速：

35.5，50，71,100,140,200，280，400，560，800，1120，1600，共 12级。

图 2-1 标准转速序列

2.2 主电机选择

合理地确定电机功率 N，使机床既能充分发挥其性能，满足生产需要，又不致使电

机经常轻载而降低功率因素。

已知电动机的功率是 4KW，根据《车床设计手册》附录表选,可选取电机为：Y112M-4

额定功率为 4KW，满载转速为 1450r/min。



6

第 3章 传动设计

3.1 传动组和传动副数的确定

结构式、结构网对于分析和选择简单的串联式的传动不失为有用的方法，但对于分

析复杂的传动并想由此导出实际的方案，就并非十分有效。

级数为 Z的传动系统由若干个顺序的传动组组成，各传动组分别有 Z1、Z2、……个

传动副。即 Z=Z1Z2Z3......

传动副中由于结构的限制以 2或 3为合适，即变速级数 Z应为 2和 3的因子：Z=2
a

×3
b
，本设计为 12级变速，可以有以下几种方案：

第一行 6×2,2×6,

第二行 3×2×2,2×3×2,2×2×3,

第三行 无

12级转速传动系统的传动组，选择传动组安排方式时，考虑到机床主轴变速箱的具

体结构、装置和性能。

主轴对加工精度、表面粗糙度的影响很大，因此主轴上齿轮少些为好。最后一个传

动组的传动副常选用 2，只有在特殊情况下会选用 3。

综上所述，传动式为 12=2×3×2。

在上面的两行方案中，第一行方案是由传动副组成的两个变速组，这两个变速组串

联构成了主轴的 12 级转速。这样的方案能够省掉一根轴，但有一个传动组内将出现多

个传动副。假如用一个多联滑移齿轮，那么轴向尺寸会增大。假如采用若干个双联滑移

齿轮与若干个三联滑移齿轮组合使用，那么，为了防止各滑移齿轮同时啮合，操纵机构

必须实现互锁。综上所述，第一行中的方案一般不采用。

对于第二行中的三个方案，将出现三个变速组，每个变数组中有 2个或者 3个传动

副。我们能够采用双联或者三联滑移齿轮来变速。该行方案中总的传动副数最少，轴向

尺寸较小，操纵机构也相对简单。因此，在主轴转速为 12 级的分级变速系统设计中，

通常采用第二行中的方案。

根据公式 T=9550P/n 可得，传动件所传递的功率 P与它的计算转速 n决定了传递转

矩 T。一般情况下，从电动机到主轴为降速传动。即所谓的“近电机高转速”，从而计
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算转速 n也较高，那么需要传递的转矩就较小，尺寸也较小。根据传动副的“前多后少”

原则，即将传动副较多的变速组安排在靠近电动机处，这样可以多些小尺寸的零件，少

些大尺寸的零件，不仅可以节省材料，还可以使变速箱结构紧凑。因此，对于第二行中

的三种方案，我们通常采用 12=2×3×2的方案。

在方案 12=2×3×2中，由于基本组与扩大组之间的排列顺序不同，又将衍生出几

种种不同的方案：

表 3-1 传动方案

12=21×32×26

设计机床的变速系统中，在降速传动时，为了避免从动齿轮的直径过大而使径向尺

寸随之增大，通常使传动副的最小传动比 imin≥0.25。在升速传动中，防止产生过大的噪

声与震动，通常使传动副的最大传动比 imax≤2。对于斜齿圆柱齿轮传动比较平稳，可以

取 imax≤2.5。

满足传动组的极限变速范围要求。根据中间轴变速范围最小的原则，即“前密后疏”，

同时当一轴上有离合器的时候，为了节约空间，最佳方案结构式为：12=21×32×26。

3.3 速比分配和转速图

最后，经査阅文献资料得知，在设计传动系统时，电动机与主轴的转速已经确定。

当降速时，分配传动比应使各中冋传动轴的最低转速适当的高些。因为转速高时，在传

递一定功率的条件下，传递到扭矩就小，相应的传动件尺寸就小。因此，按传动顺序的

各变速组的最小传动比应采取逐步降速的方法，而且最后扩大组的最小传动比一般取极

限值，即要求在减速传动时采取“前缓后急”的原则，满足

iamin ≥ ibmin ≥ icmin ≥ . . . ≥
1

4

根据本课题所提供的电动机与主轴的转速参数要求，结合以上所得岀的结论，通 过

分配各传动组的传动比己确定中间轴的转速，即可得出转速图.

刚开始的时候己经将主轴 IV 的转速确定完成，接下来确定 III 轴的转速。令最后

一级变速组为变速组 C,则变速组 C的变速范围是

r2 = ∅(p−1)x = 1.41(2−1)×6 = 8 （3-4）

可知两个传动副的传动比必然是最大和最小的两个极限值，即
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icmax = 2, icminx = 0.25

由此可得 III 轴转速分别为，1120,800,560,400,280,200,。计算

icmin =
35.5

200
= 0.25 ≥ 0.18 （3-5）

随后确定 II 轴的转速，令上一变速组为变速组 b,则变速组 b的级比指数为 3,该变

速组的变速范围应在传动比极限值的范围内，因为不同大小型号的机床，同时由于本课

题所设计的机床为小型机床，对于小型机床，由于功率较小，传动件本身不会太大，因

此这是振动、发热和噪声是应该考虑的最主要的问题，因此作为中间轴，对其转速应该

进行限制，尽可能的降低，但同时要保证"前缓后急”的原则。本次设计取 II 轴转速分

别为 1120,800,。计算

ibmin =
200

800
= 0.25 ≥ i800min （3-6）

同理确定第一变速组 a，考虑到最好能保证包括 V带在内的速比变化同样能满足“前

缓后急”原则，即

iv ≥ iamin ≥ ibmin

初步选取 I轴转速为 1120，计算

iv =
1120

1450
= 0.77 ≥ iamin =

800

1120
= 0.71 ≥ ibmin = 0.25 （3-7）

因此可知本次设计的各轴转速符合要求，现将各轴转速绘制成转速图。
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XR-结构网图

图 3-1 转速图

3.3 拟定传动系统图

拟定主传动系统传动方案，设计有电动机轴、I轴、II 轴、III 轴和主轴 IV,电机

由电动机轴输出动力，通过普通 V带传动将动力输送至 I轴，电动机轴和 I轴分别设计

有不同大小的带轮用以减速。I 轴上同时设计有三个固定齿轮，II 轴上有两组移动 三

联滑移齿轮，其中一组可以与 I轴上的不同齿轮啮合，将动力传送至 III 轴，同时获得

不同的转速比。II 轴上设计另一组三联滑移齿轮，此三联滑移齿轮又同 III 轴齿轮啮合

将动力传递至 III 轴。III 轴设计有三个固定齿轮和一个双联滑移齿轮，三个不同齿数

的固定齿轮通过与 II 轴上的三联滑移齿轮啮合获得不同的转速比，同时双联滑移齿轮

通过滑移与主轴 IV 啮合也可获得不同的转速比，同时将动力传递至主轴 IV。主轴 IV

是 由两只齿轮通过铸造的方式同主轴 IV 连为一体的轴齿轮，主轴 IV 通过电动机轴、I

轴、I轴、III 轴的逐级变速，最终可以获得 12种不同的转速，主轴传动系统简图如图

所示
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XR-传动简图

图 3-2 传动系统图

各轴功率的计算,取 V 带传递效率η1=0.95，轴承传递效率η2=0.99，齿轮传递效率

η3=0.96

计算一轴功率

PI = Pη1η2 = 4 × 0.95 × 0.99 = 3.76kw

计算二轴功率

PII = Pη1η2
2η3 = 4 × 0.95 × 0.992 × 0.96 = 3.58kw

计算三轴功率

PIII = Pη1η2
3η3

2 = 4 × 0.95 × 0.993 × 0.962 = 3.4kw

计算四轴功率

PIV = Pη1η2
4η3

3 = 4 × 0.95 × 0.994 × 0.963 = 3.23kw （3-8）

各轴的最低转速和计算转速
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一轴

nI = 1120rpm

二轴

nII = 800rpm

三轴

nIII = 200rpm

四轴

nmin = 35.5rpm

主轴的计算转速为

nIV = nmin∅
(
z

3
−1) = 35.5 × 1.41(

12

3
−1) = 100rpm （3-9）

各轴最大扭矩为

一轴

TI =
9550PI

nI
=
9550 × 3.76

1120
= 32.06Nm

二轴

TII =
9550PII

nII
=
9550 × 3.58

800
= 42.74Nm

三轴

TIII =
9550PIII

nIII
=
9550 × 3.4

200
= 162.35Nm

四轴

TIV =
9550PIV

nIV
=

9550×3.23

100
= 308.47Nm （3-10）
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第 4章 带传动设计

4.1 确定计算功率

查得工作情况系数 KA=1.1，故

Pca = KA P = 1.1 × 4 = 4.4kW （4-1）

4.2 选择 V带的带型

根据 Pca、n1由手册选用 A型。

4.3 确定带轮的基准直径

1）初选小带轮的基准直径 dd1。由手册，取小带轮的基准直径 dd1=95mm。

2）验算带速 v。按式验算带的速度

v =
π dd1 n

60×1000
=

3.14×95×1450

60×1000
= 7.21 m/s （4-2）

3）计算大带轮的基准直径。根据式，计算大带轮的基准直径

dd2 = i dd1 = 1.294642857 × 95 = 122.9910714mm （4-3）

取标准值为 dd2=125mm。

4.4 确定 V带的中心距和基准长度

根据式

0.7 × dd1 + dd2 ≤ a0 ≤ 2 × dd1 + dd2 （4-4）

初定中心距 a0=297mm。

由式计算带所需的基准长度

Ld0 = 2a0 +
π

2
dd1 + dd2 +

dd2−dd1
2

4a0
= 2 × 297 +

3.14

2
× 95 + 125 +

125−95 2

4×297
=

940.16 mm （4-5）

由表选带的基准长度 Ld=900mm。

按式计算实际中心距 a。

a ≈ a0 +
Ld−Ld0

2
=≈ 297 +

900−940.16

2
= 276.92 mm （4-6）
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4.5 验算小带轮的包角

α1 ≈ 180° − dd2 − dd1 ×
57.3°

a
≈ 180° − 125 − 95 ×

57.3°

276.92
= 173.79 >

120° （4-7）

4.6 计算带的根数 z

1）计算单根 V带的额定功率 Pr。

由 dd1=95mm 和 n1=1450r/min,查得 P0=1.07kW。

根据 n1=1450r/min，i=1.32 和 A型带，查得△P0=0.11kW。

查得 Kα=0.99，KL=0.87，于是

Pr = P0 + △ P0 × Kα KL = 1.07 + 0.11 × 0.99 × 0.87 = 1.02 kw （4-8）

2）计算带的根数 z

z =
Pca

Pr
=

1.02

4.4
= 4.33 （4-9）

取 5根。

4.7 计算单根 V带的初拉力

查得 A型带的单位长度质量 q0.1kg/m，所以

F0 = 500 ×
2.5−K

α
×Pca

K
α
z v

+ q v2 = 500 ×
2.5−0.99 ×4.4

0.99×5×7.21
+ 0.1 × 7.212 = 93.05 N （4-10）

4.8 计算压轴力

FQ = 2 z F0 × sin
α1

2
= 2 × 5 × 93.05 × sin

173.79

2
= 929.11 N （4-11）

1)带轮结构设计

1）小带轮的结构设计

小带轮的轴孔直径 d=28mm

因为小带轮 dd1=95

小带轮结构选择为实心式。

因此小带轮尺寸如下：

表 4-1 小带轮结构尺寸

代号名称 计算公式 代入数据 尺寸取值
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内孔直径 d 电机轴 D=28mm 28mm

基准直径 dd1 95mm

带轮外径 da dd1+2ha 95+2×2.75 100.5mm

带轮齿根 df dd1-2hf 95-2×8.7 77.6mm

轮毂直径 d1 2d 2×28 56mm

带轮宽度 B (z-1)×e+2×f (5-1)×15+2×9 78mm

轮毂宽度 L d1 d1 56mm

小带轮的简图如下

图 3-1 小带轮结构示意图

2）大带轮的结构设计

大带轮的轴孔直径 d=68mm

因为大带轮 dd2=125mm

因此大带轮结构选择为孔板式。

因此大带轮尺寸如下：

表 4-2 大带轮结构尺寸

代号名称 计算公式 代入数据 尺寸取值

内孔直径 d 高速轴 D=68mm 68mm

基准直径 dd2 125mm

带轮外径 da dd1+2ha 95+2×2.75 130.5mm

带轮齿根 df dd1-2ha 95-2×2.75 107.6mm

轮毂直径 d1 2d 2×68 136mm
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带轮宽度 B (z-1)×e+2×f (5-1)×15+2×9 33mm

轮毂宽度 L 2d 2×68 136mm

大带轮的结构简图如下

图 3-2 大带轮结构示意图

2)主要设计结论

选用 A 型 V带 5根，基准长度 900mm。带轮基准直径 dd1=95mm，dd2=125mm，中心距

控制在 a=276.92 mm。单根带初拉力 F0=93.05 N。
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第 5章 齿轮设计

5.1 齿轮齿数的确定

当各变速组的传动比确定以后，可确定齿轮齿数。对于定比传动的齿轮齿数可依据

机械设计手册推荐的方法确定。对于变速组内齿轮的齿数，如传动比是标准公比的整数

次方时，变速组内每对齿轮的齿数和 Sz及小齿轮的齿数可以中选取。一般在主传动中，

最小齿数应大于等于 18～20。采用三联滑移齿轮时，应检查滑移齿轮之间的齿数关系：

三联滑移齿轮的最大齿轮之间的齿数差应大于或等于 4，以保证滑移是齿轮外圆不相碰。

齿数和 Sz不宜过大，以便限制齿轮的线速度而减少噪声，同时避免中心距增加而使变速

箱结构庞大。一般情况下，应满足 Sz≤100-120,在保证结构紧凑的前提下，还要考虑相

邻齿轮和轴之间不能发生干涉现象，因此需要反复选取并绘图测试齿数和是否满足要求。

1、确定 a变速组齿轮齿数，根据前面设计的转速图得到

计算 ia1

ia1 =
1120

1120
= 1

计算 ia2

ia2 =
1120

800
= 1.4

根据传动比查《机械系统设计》，手册中速比都是≥1 的速比，当组内速比小于 1

的时候，应该取 1/i，根据前面的计算，组内速比最终写为 1、1.41、。

查手册得到 a变速的可选齿数和为

Sa1:40、42、44、46、48、50...

Sa2:46、48、51、53、55、58...

Sa3:、、、、、...

同时为了保证 a组变速的中心距相同，因此要使得 Sa1=Sa2=Sa3=...=San,考虑到最大齿轮之

间的齿数差应大于或等于 4，最小齿数应大于 18～20。最终选取 Sa=80，则 a变速组各

齿数如下表.

表 5-1 a 传动组齿数
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Sa Za1 Za2 Za3 ...

40 33

80 Za1’ Za2’ Za3’ ...

40 47

2、确定 b变速组齿轮齿数，根据前面设计的转速图得到

计算 ib1

ib1 =
1120

1120
= 1

计算 ib2

ib2 =
1120

560
= 2

计算 ib3

ib3 =
1120

280
= 4

根据传动比查《机械系统设计》，手册中速比都是≥1 的速比，当组内速比小于 1

的时候，应该取 1/i，根据前面的计算，组内速比最终写为 1、2、3.98。

查手册得到 a变速的可选齿数和为

Sb1:40、42、44、46、48、50、...

Sb2:54、57、60、63、66、69、...

Sb3:...

同时为了保证 b组变速的中心距相同，因此要使得 Sb1=Sb2=Sb3=...=Sbn,考虑到最大齿

轮之间的齿数差应大于或等于 4，最小齿数应大于 18～20。最终选取 Sb=90，则 b 变速

组各齿数如下表.

表 5-2 b 传动组齿数

Sb Zb1 Zb2 Zb3 ...

18 45 30

90 Zb1’ Zb2’ Zb3’ ...

72 45 60

3、确定 c变速组齿轮齿数，根据前面设计的转速图得到

计算 ic1
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ic1 =
1120

1600
= 0.7

计算 ic2

ic2 =
1120

200
= 5.6

根据传动比查《机械系统设计》，手册中速比都是≥1 的速比，当组内速比小于 1

的时候，应该取 1/i，根据前面的计算，组内速比最终写为 1.41、4.22、。

查手册得到 a变速的可选齿数和为

Sc1:46、48、51、53、55、58、...

Sc2:93、94、95、98、99、100、...

Sc3:...

同时为了保证 c组变速的中心距相同，因此要使得 Sc1=Sc2=Sc3=...=Scn,考虑到最大齿轮之

间的齿数差应大于或等于 4，最小齿数应大于 18～20。最终选取 Sc=103，则 c变速组各

齿数如下表.

表 5-3 c 传动组齿数

Sc Zc1 Zc2 Zc3 ...

20 60

103 Zc1’ Zc2’ Z·’ ...

83 43

5.2 主轴转速的验算

齿轮齿数确定后，还应该验算一下实际传动比与理论传动比之间的转速误差是否在

允许范围内，一般不允许超过±10（∅ -1）%=0.041，按照如下公式进行验算

n
实
−n

理

n
理

≤0.041

本次验算一个转速的误差 n理

1079.64−1120

1120
= 0.036 ≤ 0.026 （5-1）

列出几个转速的误差见下表

表 5-4 转速误差
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n 理 1120 1120 1120 1600 1600 ...

n 实 1079.64 1079.64 1079.64 1537.67 1537.67 ...

误差 0.036 0.036 0.036 0.039 0.039 ...

5.3 模数计算和校核

一般同一变速组内的齿轮取同一模数，选取负荷最重的小齿轮。本部分齿轮均用于

主轴箱主传动系统中，为保证齿轮具有足够的强度和使用寿命,齿轮选择材料为 40Cr

（调质）硬度达 270HBS,初选齿轮为 8级工作精度，可满足一般工业加工设备。工作状

况初设为，一年 300天，一天 12小时，工作寿命 15年，选取压力角αn=20°。

按齿面接触疲劳强度设计

1)由式试算小齿轮分度圆直径，即

d1t ≥
3
2KHt T

φd

u+1

u

ZH ZE Zε Z
β

σH

2

（5-2）

①确定公式中的各参数值

试选 KHt=1.3

小齿轮传递的扭矩:

T1=32060N.mm

选取齿宽系数φd=0.2

取螺旋角β=0，查区域系数 ZH=2.497

查得材料的弹性影响系数 ZE=189.8MPa。

计算接触疲劳强度用重合度系数 Zε。

αt = αn = F （5-3）

αat1 = arccos
z1×cosαt

z1+2ha
∗ = arccos

33×cos20°

33+2×1
= 27.63 ° （5-4）

计算αat2：

αat2 = arccos
z2×cosαt

z2+2ha
∗ = arccos

47×cos20°

47+2×1
= 25.67 ° （5-5）

计算εα：

εα =
z1 tanαat1−tanαt +z2 tanαat2−tanαt

2π
=

33× tan27.63−tan20 +47× tan25.67−tan20

2×π
= 1.71
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（5-6）

计算Zε：

Zε =
4−ε

α

3
=

4−1.71

3
= 0.87 （5-7）

由公式可得螺旋角系数 Zβ。

Zβ = cosβ = cos 0 = 1 （5-8）

计算接触疲劳许用应力[σH]

查得小齿轮和大齿轮的接触疲劳极限分别为

σHlim1=600Mpa，σHlim2=600Mpa

由式计算应力循环次数：

N1 = 60n1jLh = 60 × 1120 × 1 × (12 × 300 × 15) = 3628800000 （5-9）

计算 N2

N2 =
3628800000

1.42
= 2547880851

查取接触疲劳系数

KHN1=0.877，KHN2=0.884.

取失效概率为 1%，安全系数 S=1，由式得

[σH]1 =
σHlim1 KHN1

SH
=

600× 0.877

1
= 526.2MPa （5-10）

计算[σH]2：

[σH]2 =
σHlim2 KHN2

SH
=

600× 0.884

1
= 530.4MPa （5-11）

取[σH]和[σH]中较小者作为该齿轮副的接触疲劳许用应力，即

[σH]=526.2MPa

②试算小齿轮分度圆直径

d1t ≥
3
20.87Ht T

φd
(
i1+1

i1
)

ZH ZE Zε Z
β

σH

2

=
3 2×1.3× 32060

0.2

1.42+1

1.42

2.497× 189.8× 0.87×1

526.2

2
=

76.03 mm （5-12）

2)调整小齿轮分度圆直径

①计算实际载荷系数前的数据准备。
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圆周速度ν

v =
π d1t n

60×1000
=

3.14×76.03× 1120

60×1000
= 4.46 m/s （5-13）

齿宽

b = φd d1t = 0.2 × 76.03 = 15.21 mm （5-14）

②计算实际载荷系数 KH。

查得使用系数 KA=1.25

根据 v=4.46 m/s，查得动载系数 Kv=1.102

查得齿间载荷分配系数 KHα=1.1

查得齿向载荷分布系数 KHβ=1.131

由此，得到实际载荷系数

KH = KA KV KHα KHβ = 1.25 × 1.102 × 1.1 × 1.131 = 1.713 （5-15）

③可得按实际载荷系数算得的分度圆直径

d1 = d1t
3 KH

KHt
= 76.03

3 1.713

1.3
= 83.36 mm （5-16）

④及相应的齿轮模数

mn =
d1×cosβ

z1
=

83.36×cos0

33
= 2.53 （5-17）

取整后，m=2.75

确定传动尺寸

1)计算中心距

a =
z1+z2 ×mn

2×cosβ
=

2.75

2×cos0
× 33 + 47 = 110mm （5-18）

计算小、大齿轮的分度圆直径

计算 d1：

d1 =
mn z1

cosβ
=

2.75×33

cos0
= 90.75mm （5-20）

计算 d2：

d2 =
mn z2

cosβ
=

2.75×47

cos0
= 129.25mm （5-21）

3)计算齿宽

b = φd d1 = 0.2 × 90.75 = 18.15mm （5-22）

考虑到不可避免的安装误差，为了保证设计齿宽和节省材料，一般将小齿轮略为加
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宽

取 B1=21mm,B2=19mm

4)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

计算 ha：

ha = m h ∗a = 2.75 × 1 = 2.75mm （5-23）

计算 hf：

hf = m han
∗ + cn

∗ = 2.75 × 1 + 0.25 = 3.4375mm （5-24）

h=ha+hf=6.1875mm

计算小、大齿轮的齿顶圆直径

计算小齿轮 da1：

da1 = d1 + 2ha = 90.75 + 2 × 2.75 = 96.25mm （5-25）

计算大齿轮 da2：

da2 = d2 + 2ha = 129.25 + 2 × 2.75 = 134.75mm （5-26）

计算小、大齿轮的齿根圆直径

计算小齿轮 df1：

df1 = d1 − 2hf = 90.75 − 2 × 3.4375 = 83.875mm （5-27）

计算小齿轮 df2：

df2 = d2 − 2hf = 129.25 − 2 × 3.4375 = 122.375mm （5-28）

注顶高系数 han*=1，顶隙系数 c*=0.25

齿根弯曲疲劳强度条件为

σF =
2KF T YFa YSa Yε

φd m
3 z1

2 ≤ [σ]F （5-29）

①T、m和 d1 同前

齿宽 B=B1=21

齿形系数 YFa和应力修正系数 YSa：

查得齿形系数

Yfa1=2.564，Yfa2=2.48

查得应力修正系数

Ysa1=1.626，Ysa2=1.673
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试选 KFt=1.3

计算弯曲疲劳强度用重合度系数 Yε。

Yε = 0.25 +
0.75

ε
α

= 0.25 +
0.75

1.71
= 0.689 （5-30）

②圆周速度

v =
π d1 n

60×1000
=

3.14× 90.75 ×1120

60×1000
= 5.322 m/s （5-31）

③宽高比 b/h

h = 2 ha ∗+ c ∗ ×m = (2 × 1 + 0.25) × 2.75 = 6.1875 （5-32）

得到：

B

h
=

21

6.1875
= 3.394 （5-33）

根据 v=5.322 m/s，查得动载系数 Kv=1.118

查得齿间载荷分配系数 KFα=1.1

由 KHβ=1.09，结合 b/h=3.394 ,查得 KFβ=1.09。

则载荷系数为

KF = KA KV KFα KFβ = 1.25 × 1.118 × 1.1 × 1.09 = 1.676 （5-34）

查得小齿轮和大齿轮的齿根弯曲疲劳极限分别为

σFlim1=320MPa,σFlim2=320MPa

查取弯曲疲劳系数

KFN1=0.894,KFN2=0.9

取弯曲疲劳安全系数 S=1.25，得

σF1 =
σFlim1 KFN1

S
=

320× 0.894

1.25
= 228.864 （5-35）

同时计算：

σF2 =
σFlim2 KFN2

S
=

320× 0.9

1.25
= 230.4 （5-36）

齿根弯曲疲劳强度校核

σF1 =
2KF T YFa1 YSa1 Yε

φd m
3 z1

2 =
2×1.676× 32060×2.564× 1.626× 0.689

0.2× 2.753× 332
= 68.12 Mpa

（5-37）

所以σF1 < σF1 ，满足强度要求



24

σF2 =
2KF T YFa2 YSa2 Yε

φd m
3 z2

2 =
2×1.676× 45661.21×2.48× 1.673× 0.689

0.2× 2.753× 472
= 47.60 Mpa

（5-38）

齿根弯曲疲劳强度满足要求。

选取 b组齿轮材料为 40CrNi2Mo，调质，330HBS，c组齿轮材料为 25Cr2MoV，渗

碳 0.44 淬火，760HV5。重复前面的计算，得到 b组齿轮模数为 2.75，c 组齿轮模数为

2.75。

5.4 各组齿轮参数

将前述设计的各组齿轮参数汇总如下列表格。

a组齿轮参数

表 5-5 a 组齿轮参数

Za1 Za2 Za3 Za1’ Za2’ Za3’

模数 2.75

齿数 40 33 40 47

分度圆 110 90.75 110 129.25

齿顶圆 115.5 96.25 115.5 134.75

齿根圆 103.125 83.875 103.125 122.375

齿宽 21 21 19 19

表 5-6 b 组齿轮参数

Zb1 Zb2 Zb3 Zb1’ Zb2’ Zb3’

模数 2.75

齿数 18 45 30 72 45 60

分度圆 49.5 123.75 82.5 198 123.75 165

齿顶圆 55 129.25 88 203.5 129.25 170.5

齿根圆 42.625 116.875 75.625 191.125 116.875 158.125

齿宽 23 23 23 21 21 21

表 5-7 c 组齿轮参数

Zc1 Zc2 Zc3 Zc1’ Zc2’ Zc3’

模数 2.75
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齿数 20 60 83 43

分度圆 55 165 228.25 118.25

齿顶圆 60.5 170.5 233.75 123.75

齿根圆 48.125 158.125 221.375 111.375

齿宽 25 25 23 23
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第 6章 传动轴设计

在设计各个传动轴时，应先考虑其空间布置，变速箱内各传动轴的空间布置应满足

机床总体布局对变速箱形状和尺寸的限制，还要考虑各轴的受力情况、调整装配和操作

维修的方便。根据机械制造装备设计，变速箱的形状和尺寸限制是影响传动轴空间布置

的重要因素。根据布置顺序，首先确定主轴的位置，其次确定传动主轴的轴，以及与主

轴与有齿轮啮合关系的轴的位置。然后再确定电机轴的位置。考虑到床身较长，为了减

小轴承间的跨距，在中间加支撑墙。具体空间布置形式参照机械制造装备设计。

6.1 传动轴的设计

<1>选取材料

选择 I轴的材料选 45 号钢，正火回火，硬度达 170〜217HBS。

按照下式计算最小径

dmin ≥ KA
3 P

n
（6-1）

由前面已知各轴的计算功率和计算转速为下表

表 6-1 各轴参数

I轴 II 轴 III 轴 IV 轴

P 3.76 3.58 3.4 3.23

n 1120 800 200 100

考虑到 I是光轴取 K=1，IV 轴有键槽，取 K=1.05，II 轴、III 轴是花键轴取 K=1.06，

A都取 110.计算 I轴最小径

dImin ≥ KA
3 P

n
= 1 × 110 ×

3 3.76

1120
= 16.47mm （6-2）

II 轴最小径

dIImin ≥ KA
3 P

n
= 1.06 × 110 ×

3 3.58

800
= 19.21mm （6-3）

III 轴最小径

dIIImin ≥ KA
3 P

n
= 1.06 × 110 ×

3 3.4

200
= 29.98mm （6-4）
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IV 轴（主轴）是空心轴最小径

dIVmin ≥ KA
3 P

n
×

1

3
1−α4

= 1.05 × 110 ×
3 3.23

100
×

1
3
1−0.64

= 38.53mm （6-5）

参考同类机床，根据经验α通常取 0.6（即 d/D=0.6）。

结合绘图时候的结构设计，轴段的安装支撑等因素，最终取轴的最小径分别为 18mm，

20mm，30mm，39mm（内径）/65mm（外径）。

传动轴里面 I轴结构最为复杂，以 I轴为例进行尺寸链设计，一轴简图如下

图 6-1 I 轴结构简图

第一段是锁紧螺母段，已知该段 d1=18，安装上螺母和垫片，并且保证带轮凸缘能

被压紧到轴段上，带轮凸缘要凸出第二段 2mm。初步选取 L1=27mm。

第二段是花键段，用来连接带轮凸缘，套嵌入套。取花键尺寸为 n=8,d=23,D=26,B=6，

所以 d2=24。取带轮凸缘花键长 20mm，连接法兰厚 8mm。带轮凸缘能压紧到 I轴上，所

以要凸出轴端左侧 2mm。已知带轮宽 B=78mm。带轮右侧嵌入端盖，跟带轮凸缘法兰同厚

8mm。嵌入端盖螺丝和嵌入套不能干涉，取嵌入盖和嵌入套距离 12mm。嵌入套法兰和嵌

入盖法兰同厚 8mm。嵌入套和箱体垫片 2mm。嵌入套凸台压紧轴承段长取 8mm。轴承要压

紧到 I轴上，则轴承要凸出轴端左 1mm。

L2=20+8-2+78+8+12+2+8+8+1=143mm

第三段是轴承段，选用深沟球轴承 6006，轴承 d=30，D=55，B=13，所以 d3=30.为

了保证轴承能压紧，取该段小于轴承宽 1mm，即 L3=13-1=12mm。

第四段是齿轮固定段，该段安装的是 a组主动轮组，同时该段安装轴承，取轴承型

号为深沟球轴承 6007，d=35，D=62，B=14，所以 d4=35.由齿轮章节计算出了该组齿轮的

齿宽，取轮组中齿轮之间的间隙为齿轮宽度的 2倍，则 a组齿轮组总宽度为 92mm。考虑

到 II 轴的滑移齿轮组的滑移距离，还要在 I 轴的齿轮段长度方向留出余量。同时该段

还要安装正转和反转离合器组件。该离合器部分的长度很难精确查的，根据经验初选该
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段的长度等于齿轮组的长度即 92mm，初选 a组齿轮组距离左轴承的距离为齿轮组齿轮的

间隙为 42mm，选 a组齿轮组距离右轴承的距离为齿轮宽 21mm。则该段长度为

L4=92+92+42+21=247mm

第五段是轴承段，跟第三段用一样的轴承，所以 d5=30mm。结合绘图结构，该段长

度图上测量为 L5=141mm。

6.2 传动轴的校核

传动轴里面 I 轴结构最为复杂，已知一轴计算扭矩为 T1=32060Nmm，计算小齿轮所

受的圆周力为（d1 为小齿轮的分度圆直径）

Ft1 = 2 ×
T1

d1
= 2 ×

32060

90.75
= 706.56 N （6-6）

小齿轮所受的径向力

Fr1 = Ft1
tanα

cosβ
= 706.56 ×

tan20

cos0
= 257.17 N （6-7）

小齿轮所受的轴向力

Fa1 = Ft1 × tanβ = 706.56 × tan 0 = 0N （6-8）

根据轴承型号查的压力中心 a=15mm

齿轮轮毂宽度 B=21mm

第一段轴端点到轴承压力中心距离:

l1 = L1 + L2 + a = 27 + 143 + 15 = 191mm （6-9）

轴承压力中心到齿轮支点距离:

l2 = L3 +
L4

2
+

B

2
− a = 12 +

247

2
+

21

2
− 15 = 131mm （6-10）

齿轮中点到轴承压力中心距离:

l3 =
L4

2
+ a =

247

2
+ 15 = 138.5mm （6-11）

①计算轴的支反力

高速轴上外传动件压轴力 Fq=929.11 N

水平支反力

FNH1 =
Ft1 l3

l2+l3
=

706.56×138.5

131+138.5
= 363.11 N （6-12）

可以计算出：

FNH2 =
Ft1 l2

l2+l3
=

706.56×131

138.5+131
= 343.45 N （6-13）
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垂直支反力

FNV1 =
Fr1 l3−Fq l1+l2+l3

l2+l3
=

257.17× 138.5−929.11×(191+131+138.5)

131+138.5
=− 1455.43 N （6-14）

可以计算出：

FNV2 =
Fr1 l2+Fq l1

l2+l3
=

257.17×131+929.11×191

131+138.5
= 783.48 N （6-15）

②计算轴的弯矩，并做弯矩图

截面 C处的水平弯矩

MCH1 = FNH1 l2 = 363.11 × 131 = 47567.37 N ∙ mm （6-16）

截面 B处的垂直弯矩

MBV = Fq l1 = 929.11 × 191 = 177459.82 N ∙ mm （6-17）

截面 C处的垂直弯矩

MCV1 = FNV1 l2 + Fq l1 + l2 =− 1455.43 × 131 + 929.11 × (191 + 131) =
108512.31 N ∙ mm （6-18）

可以得出：

MCV2 = MCV1 = 108512.31 N ∙ mm （6-19）

分别作水平面的弯矩图（图 b）和垂直面弯矩图（图 c）

截面 B处的合成弯矩

MB = MBV = 177459.82 N ∙ mm （6-20）

截面 C处的合成弯矩

MC1 = MCH1
2 + MCV1

2 = 47567.372 + 108512.312 = 118480.28 N ∙ mm

（6-21）

③作合成弯矩图（图 d）

T1=32060N∙mm

10)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左侧）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 =
π×d3

32
=

3.14× 353

32
= 4207.11 mm3 （6-22）
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抗扭截面系数为

WT =
π×d3

16
=

3.14× 353

16
= 8414.22 mm3 （6-23）

最大弯曲应力为

σ =
M

W
=

177459.82

4207.11
= 42.18 Mpa （6-24）

剪切应力为

τ =
T1

WT
=

32060

8414.22
= 3.81 Mpa （6-25）

按弯扭合成强度进行校核计算，对于单向传动的转轴，转矩按脉动循环处理，故取

折合系数α=0.6，则当量应力为

σca = σ2 + 4 ατ
2
= 42.182 + 4 × 0.6 × 3.81 2 = 42.43 Mpa

（6-26）

查表得 40Cr(调质)处理，抗拉强度极限σB=735MPa，则轴的许用弯曲应力[σ

-1b]=340MPa，σca<[σ-1b]，所以强度满足要求。

6.3 主轴的设计与校核

因主轴的直径尺寸最大，为了节省材料减轻重量，主轴选用空心轴，同时选用高强

度、高韧性的 38SiMnMo5,调质处理，硬度 229〜286HBS。

由前面设计已知主轴最大扭矩 T4=308470Nmm，内径 d=39mm，外径 D=65mm。轴的结

构简图如下。

图 6-2 主轴结构简图

经过几级传动，主轴的长度尺寸很难经过计算确定，要结合绘图，保证零部件之间

的相对位置关系，图上测量出主轴各段的长度尺寸。本次校核先估算 L1=65mm，L2=108mm，
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L3=482mm，L4=189mm，L5=88mm.d1=56mm,d2=60mm,d3=70mm,d4=80mm,d5=90mm.根据第二段直

径选取轴承型号为圆锥滚子轴承 30212，d=60,D=110,T=22,B=23.75.最后一段轴承型号

为双列圆柱滚子轴承 NN3018，d=90,D=140,B=37.左侧轴承压力中心 a1=11，右侧轴承压

力中心 a2=18.5。

大齿轮所受的圆周力（d2为齿轮的分度圆直径）

Ft2 = 2 ×
T4

d2
= 2 ×

308470

228.25
= 2702.91 N （6-27）

大齿轮所受的径向力

Fr2 = Ft2
tanα

cosβ
= 2702.91 ×

tan20

cos0
= 983.78 N （6-28）

大齿轮所受的轴向力

Fa2 = Ft2 × tanβ = 2702.91 × tan 0 = 0N （6-29）

轴承压力中心到第一段轴支点距离:

l1 =
L2

2
+ L1 =

108

2
+ 65 = 119mm （6-30）

齿轮中点到轴承压力中心距离:

l2 =
L2

2
+ L3 −

B

2
=

108

2
+ 482 −

23

2
= 524.5mm （6-31）

轴承压力中心到齿轮支点距离:

l3 =
B

2
+ L5 + a2 =

23

2
+ 88 + 18.5 = 81mm （6-32）

①计算轴的支反力

水平支反力

FNH1 =
Ft l3

l2+l3
=

2702.91× 81

524.5+81
= 361.58 N （6-33）

并且：

FNH2 =
Ft l2

l2+l3
=

2702.91× 524.5

524.5+81
= 2341.33 N （6-34）

垂直支反力

FNV1 =
Fr l3

l2+l3
=

983.78×81

524.5+81
= 131.60 N （6-35）

并且：

FNV2 =
Fr l2

l2+l3
=

983.78× 524.5

524.5+81
= 852.18 N （6-36）

②计算轴的弯矩，并做弯矩图
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截面 C处的水平弯矩

MCH1 = FNH1 l2 = 361.58 × 524.5 = 189648.10 N.mm （6-37）

截面 C处的垂直弯矩

MCV1 = FNV1 l2 = 131.60 × 524.5 = 69026.27 N.mm （6-38）

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

MC1 = MCH1
2 + MCV1

2 = 189648.102 + 69026.272 = 201819.30 N.mm

（6-39）

③作合成弯矩图（图 d）

T4=308470N.mm

10)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左侧）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 =
π×(D−d)3

32
=

3.14×(65−39)3

32
= 1724.65 mm3 （6-40）

抗扭截面系数为

WT =
π×(D−d)3

16
=

3.14×(65−39)3

16
= 3449.29 mm3 （6-41）

最大弯曲应力为

σ =
M

W
=

201819.30

1724.65
= 117.02 Mpa （6-42）

剪切应力为

τ =
T4

WT
=

308470

3449.29
= 89.43 Mpa （6-43）

按弯扭合成强度进行校核计算，对于单向传动的转轴，转矩按脉动循环处理，故取

折合系数α=0.6，则当量应力为

σca = σ2 + 4 ατ
2
= 117.022 + 4 × 0.6 × 89.43 2 = 158.78 Mpa

（6-44）

查表得 45 号钢调质处理，抗拉强度极限σB=735MPa，则轴的许用弯曲应力[σ
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-1b]=540MPa，σca<[σ-1b]，所以强度满足要求。
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第 7章 离合器设计

因为在箱体内部所以选用湿式离合器，选取摩擦副材料为淬火钢渗碳 0.5mm，对偶

材料为淬火钢，摩擦因数μ=0.05~0.1，许用压强 60~100Ncm2，许用温度＜120°。本设

计取μ=0.08，Pp=100N/cm2=1000000N/m2=1Mpa.

离合器的计算转矩

Tc =
KT

KmKv
=

1.4×32.06

1×0.75
= 59.85Nm = 59845.33Nmm （7-1）

式中：

T-轴扭矩，32.06Nm

K-工况系数，金属切削机床取 1.3~1.5，本设计取 1.4.

Km-结合频率系数，每小时结合次数≤100 时取 1.

Kv-滑动速度系数，根据摩擦片的圆周速度选取，圆周速度根据下式计算，最终取

Kv=0.75

v =
nπDp

60×1000
=

1120×π×3

60×1000
= 6.16m/s （7-2）

摩擦盘的工作面平均直径

Dp =
1

2
D1 + D2 = (2.5~4)d = 3d = 3 × 35 = 105mm （7-3）

摩擦盘的工作面的外直径

D1 = 1.25Dp = 1.25 × 105 = 131.25mm （7-4）

摩擦盘的工作面的内直径

D2 = 0.75Dp = 0.75 × 105 = 78.75mm （7-5）

摩擦盘的宽度

b =
D1−D2

2
=

131.25−78.75

2
= 26.25mm （7-6）

摩擦面对数

m = z − 1 ≥
8Tc

π D1
2−D2

2 DpμPp
=

8×59845.33

π× 131.252−78.752 ×105×0.08×1
= 1.65 （7-7）

z取奇数，m取偶数，取整 m=2。

湿式离合器摩擦片脱开时所需要的间隙δ=0.2~0.5mm，本设计取 0.4mm。
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许用传递扭矩

Tcp =
1

8
π D1

2 − D2
2 DpmμPpK1 =

1

8
π 131.252 − 78.752 × 105 × 2 × 0.08 × 1 ×

1 = 72735.72Nmm ≥ Tc = 59845.33Nmm （7-8）

式中

K1-摩擦片数修正系数，根据 m=2，取 1。

压紧力

Q =
2Tc

Dpμm
=

2×59845.33

105×0.08×2
= 7124.44N （7-9）

摩擦面的压强

P =
4Q

π D1
2−D2

2 =
4×7124.44

π 131.252−78.752
= 0.82Mpa ≤ Pp = 1Mpa （7-10）

选择带滚动轴承的多片双联摩擦离合器，采用湿式。其参数查手册如下：

表 7-1 离合器特征参数表

许用转矩 T 重量 内部转动惯

量

外部转动惯

量

接合力 脱开力

120Nm 4.7kg 0.0035kgm2 0.005kgm2 170N 100N
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第 8章 标准件校核

8.1 轴承的校核

本次设计只校核 1轴轴承，由前面 1轴的设计已知改轴轴承型号为深沟球轴承，参

数如下

表 8-1 轴承参数表

轴承型号 内径 d(mm) 外径 D(mm) 宽度 B(mm) 基本额定动载

荷(kN)

6006 30 55 13 13.2

根据载荷及速度情况，安装方式为正装。

由前面的计算已知轴水平和垂直面的支反力，则可以计算得到合成支反力：

计算 FN1：

FN1 = FNH1
2 + FNV1

2 = 363.112 + ( − 1455.43 )2 = 1500.04 N

（8-1）

计算 FN2：

FN2 = FNH2
2 + FNV2

2 = 343.452 + 783.482 = 855.45 N （8-2）

计算 Fd1：

Fd1 = 0.68FN1 = 0.68 × 1500.04 = 1020.03 N （8-3）

计算 Fd2：

Fd2 = 0.68FN2 = 0.68 × 855.45 = 581.71 N （8-4）

由前面计算可知小齿轮轴向力 Fa1=0N

可知，轴承 1被“压紧”，轴承 2被“放松”

F1=Fa1+Fd2=581.71 N

F2=Fd2=581.71 N

查得 X1=1，Y1=0，X2=1，Y2=0

根据工况，查得载荷系数 fd=1
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计算 P1：

P1 = fd X1 FN1 + Y1 F1 = 1 × 1 × 1500.04 + 0 × 581.71 = 1500.04 N

（8-5）

计算 P2：

P2 = fd X2 FN2 + Y2 F2 = 1 × 1 × 581.71 + 0 × 581.71 = 855.45 N （8-6）

只需验算载荷最大的轴承。

Lh =
106

60n1

ft Cr

Pr

3
= 10140.19 （8-7）

轴承具有足够寿命。其他轴承的校核也按照上述的计算方法。

8.2 花键的校核

本设计只校核 2轴花键，根据轴径选择花键规格为 n=8,d=23,D=26,B=6.

σp =
2T2

Ψn(D−d)(D+d)L
=

8×42740

0.8×8×(26−23)(26+23)×42
= 8.65 （8-8）

式中

T2-为花键传递扭矩 42740Nmm

Ψ-载荷分配不均匀系数，取 0.7~0.8，本设计取 0.8

L-花键工作长度，此处为 b组从动轮组的长度为 42

材料为高碳钢花键的许用挤压应力[σp]=120MPa

8.3 平键的校核

输出轴与 c组从动轮组键连接校核

选用 A型键，查表得 b×h=25mm×14mm（GB/T1096-2003）,键长 50mm。

键的工作长度 l=L-b=25mm

键材料为高碳钢，键连接的许用挤压应力[σp]=180MPa。

键连接工作面的挤压应力

σp =
4 T4

h l d
=

4× 308470

14× 25× 80
= 44.07 Mpa （8-9）

式中 d-主轴平键段的直径为 80mm。
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第 9章 其他设计说明

9.1 润滑与密封

主轴转速高，必须保证充分润滑，一般常用单独的油管将油引到轴承处。

主轴是两端外伸的轴，防止漏油更为重要而困难。防漏的措施有两种：

1）堵——加密封装置防止油外流。

主轴转速高，多采用非接触式的密封装置，形式很多，一种轴与轴承盖之间留 0.1～

0.3mm 的间隙（间隙越小，密封效果越好，但工艺困难）。还有一种是在轴承盖的孔内

开一个或几个并列的沟槽（圆弧形或 v形），效果比上一种好些。在轴上增开了沟槽（矩

形或锯齿形），效果又比前两种好。

在有大量切屑、灰尘和冷却液的环境中工作时，可采用曲路密封，曲路可做成轴向

或径向。径向式的轴承盖要做成剖分式，较为复杂。

2）疏导——在适当的地方做出回油路，使油能顺利地流回到油箱。

9.2 组装设计说明

主轴上齿轮应尽可能靠近前轴承，大齿轮更应靠前，这样可以减小主轴的扭转变形。

当后支承采用推力轴承时，推力轴承承受着前向后的轴向力，推力轴承紧靠在孔的

内端面，所以，内端面需要加工，端面和孔有较高的垂直度要求，否则将影响主轴的回

转精度。支承孔如果直接开在箱体上，内端面加工有一定难度。为此，可以加一个杯形

套孔解决，套孔单独在车床上加工，保证高的端面与孔德垂直度。

主轴的直径主要取决于主轴需要的刚度、结构等。各种牌号钢材的弹性模量基本

一样，对刚度影响不大。主轴一般选优质中碳钢即可。精度较高的机床主轴考虑到热处

理变形的影响，可以选用 40Cr 或其他合金钢。主轴头部需要淬火，硬度为 RC50～55。

其他部分处理后，调整硬度为 HB220～250。

9.3 经济型分析

本设计的小型机床进行自我设计，目的是为了在不减少功能的要求前提下，简化结

构、提高加工精度和效率、降低成本等，市面上的机床价格在 8~12 万元，本设计的机

床简化了进给系统，减小了整个机床的尺寸，总体比万能机床成本降低约 25~35%.
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第 10章 结 论

车床主轴箱设计的结构及部分计算，到这里基本结束了，由于笔者水平有限，加

之时间仓促，仅对分级变速主传动系统主要部分进行设计和校核，定有许多地方处理不

够妥当，有些部分甚至可能存在错误，望老师多提宝贵意见。

经过这次设计，使我对机械系统设计这门课当中许多原理公式有了进一步的了解，

并且对设计工作有了更深入的认识。在设计过程中，得到老师的精心指导和帮助，在此

表示衷心的感谢。
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