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Метою роботи є: розробка конструкції шпиндельної бабки фрезерного 

верстата з ЧПУ, що забезпечує забезпечення технічних характеристик для 

високоточної та високопродуктивної обробки деталей. 

Для досягнення вказаної мети необхідно виконати наступні задачі: 

проаналізувати існуючі конструкції шпиндельних бабок фрезерних верстатів з 

ЧПУ та програмування їх переваг і недоліків; обґрунтовувати вибір 

конструктивної схеми шпиндельної бабки відповідно до заданих технічних 

вимог; виконати силовий розрахунок шпиндельного вузла; провести розрахунок 

шпинделя на жорсткість та міцність; виконати розрахунок та вибір підшипників 

шпиндельного вузла; розробити конструкторську документацію на 

спроектовану шпиндельну бабку. 

Актуальність роботи. обумовлена необхідністю створення 

високоточного та надійного шпиндельного вузла, здатного забезпечити 

ефективну роботу фрезерного верстата з ЧПУ в умовах сучасного 

автоматизованого виробництва. Підвищення точності та продуктивності 

обробки є одним із пріоритетних завдань машинобудівної галузі, вирішення 

яких неможливо без розробки та впровадження досконалих конструкцій 

шпиндельних вузлів. 

Практичне значення: розроблена конструкція шпиндельної бабки 

фрезерного верстата з ЧПУ може бути впроваджена на машинобудівних 

підприємствах для високоточної та високопродуктивної обробки складних 

просторових поверхонь деталей. 

Ключові слова: шпиндельнра бабка, фрезерний верстат з ЧПУ, просторові 

деталі, високопродуктивна обробка. 
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ABSTRACT 

Dmytro TKACHENKO. Development of a CNC milling machine headstock. 

Qualification work for the educational degree "bachelor": specialty 131 Applied 

mechanics / Scientific supervisor Ivan VALIAVSKYI; СNTU, 2026. 38 p. 

Graphic part – 1 sheet of A1 format, 1 sheet of A2х4 format 

 

The aim of the work is: to develop the design of a spindle headstock for a CNC 

milling machine capable of ensuring the technical characteristics required for high-

precision and high-performance machining of parts. 

To achieve the stated objective, it is necessary to accomplish the following 

tasks: to analyze existing designs of spindle headstocks for CNC milling machines 

and evaluate their advantages and disadvantages; to substantiate the selection of the 

spindle headstock structural configuration in accordance with the specified technical 

requirements; to perform force calculations of the spindle unit; to carry out stiffness 

and strength analysis of the spindle; to perform the calculation and selection of 

spindle unit bearings; and to develop the engineering documentation for the designed 

spindle headstock. 

The relevance of the work lies in: determined by the necessity to develop a 

high-precision and reliable spindle unit capable of ensuring efficient operation of a 

CNC milling machine under conditions of modern automated manufacturing. 

Improving machining accuracy and productivity is one of the priority tasks of the 

mechanical engineering industry, the solution of which is impossible without the 

development and implementation of advanced spindle unit designs. 

Practical significance: The developed spindle headstock design for the CNC 

milling machine may be implemented at mechanical engineering enterprises for high-

precision and high-performance machining of complex spatial surfaces of parts. 

Keywords: spindle headstock, CNC milling machine, spatial parts, high-

performance machining. 
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ВСТУП 

Сучасне машинобудування характеризується постійно зростаючими 

вимогами до точності, продуктивності та автоматизації технологічних процесів. 

Одним із ключових напрямків розвитку металообробного обладнання є широке 

впровадження фрезерних верстатів з числовим програмним керуванням (ЧПУ), 

які забезпечують високу точність обробки складних просторових поверхонь в 

умовах автоматизованого виробництва. 

Фрезерні верстати з ЧПУ набули широкого застосування в авіаційних, 

автомобільних, приладобудівних та інших галузях промисловості, де 

висуваються підвищені вимоги до якості виготовлення деталей. Ефективність 

роботи такого верстата значною мірою збільшується конструкцією його 

шпиндельної бабки — одного з найвідповідальніших вузлів, які також 

впливають на точність, жорсткість та динамічність усіх характеристик верстата. 

Шпиндельна бабка фрезерного верстата з ЧПУ є складним 

конструктивним вузлом, що забезпечує передачу крутного моменту від приводу 

до інструменту, сприймає сили різання та забезпечує необхідну точність 

обертання шпинделя. Від правильного проектування шпиндельної бабки 

залежить якість обробки поверхні, стійкість інструменту та довговічність 

верстата в цілому. Тому розробка шпиндельної бабки фрезерного верстата з 

ЧПУ є актуальним інженерним завданням, що вимагає застосування сучасних 

методів розрахунку та проектування. 

Метою дипломної роботи є розробка конструкції шпиндельної бабки 

фрезерного верстата з ЧПУ, що забезпечує забезпечення технічних 

характеристик для високоточної та високопродуктивної обробки деталей. 

Для досягнення поставленої мети необхідно таке завдання : 

– проаналізувати існуючі конструкції шпиндельних бабок фрезерних 

верстатів з ЧПУ та програмування їх переваг і недоліків; 

– обґрунтовувати вибір конструктивної схеми шпиндельної бабки відповідно 

до заданих технічних вимог; 

– виконати силовий розрахунок шпиндельного вузла; 

– провести розрахунок шпинделя на жорсткість та міцність; 

– виконати розрахунок та вибір підшипників шпиндельного вузла; 

– розробити конструкторську документацію на спроектовану шпиндельну 

бабку. 
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1. АНАЛІТИЧНИЙ ОГЛЯД  

1.1. Характеристика та розвиток фрезерних верстатів  

Сучасне фрезерне металообробне обладнання (МО) призначене для обробки: 

внутрішніх та зовнішніх фасонних поверхонь, площин, прямих і гвинтових 

канавок багатолезовим інструментом (фрез), крім того на такому обладнанні 

можна обробляти внутрішні і зовнішні різьби та прямо зубчасті косо зубчасті 

колеса. 

Враховуючи великий обсяг виконуваних робіт на фрезерному МО та велику 

кількість різних типів фрез, які застосовують при цьому розглянемо основні 

фрезерні роботи, які найбільш розповсюджені в машинобудуванні: 

фрезерування циліндричними фрезами – для обробки поверхонь;  

фрезерування дисковими фрезами – для обробки пазів, уступів;  

фрезерування кінцевими фрезами – для обробки пазів, уступів, фасонних 

поверхонь; 

фрезерування торцевими фрезами – для обробки поверхонь, уступів, пазів; 

фрезерування фасонними фрезами – для виготовлення різноманітних 

фасонних поверхонь. 

За характером виконуваних робіт фрезерні верстати поділяють на 

універсальні (загального призначення), спеціалізовані і спеціальні. 

Верстати універсальні ділять на горизонтально-фрезерні, вертикально-

фрезерні консольні та без консольні; консольні широко універсальні, 

поздовжньо-фрезерні. 

Спеціалізовані фрезерні верстати об’єднують: карусельно-фрезерні, 

копіювально-фрезерні, шпоночно-фрезерні, барабанно-фрезерні, фрезерно-

обточувальні, фрезерно-центрувальні та ін.. 

Спеціальні фрезерні верстати об’єднують решту типів фрезерного МО, яке 

проектується для комплексної фрезерної обробки конкретних поверхонь деталі, 

наприклад: повздовжньо фрезерний верстат барабанного типу для обробки 

торців головок шатунів і т. ін. [1, 2, 3] 
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Фрезерний верстат призначений для обробки металевих заготовок фрезою, 

яка здійснює головний обертальний рух, а рух подачі може здійснювати 

заготовка або фрезерна головка. Головний обертальний рух фрези і рух подачі 

заготовки або фрези в фрезерному МО будуть формоутворюючими рухами, які 

будуть створюватись відповідними механізмами при наявності відповідних 

кінематичних ланцюгів та ланок їх налагодження. Допоміжні рухи в 

фрезерному МО необхідні для підготовки процесу різання і до них відносяться 

рухи, які зв’язані з налагоджуванням і настроюванням верстата, його 

керуванням, закріпленням та відкріпленням деталі чи інструмента, швидким 

підводом інструмента до поверхні, що оброблюється, та його швидким 

відведенням, або швидким підведенням деталі до інструмента та її швидкого 

відведення після обробки. 

В якості ознаки розмірної характеристики прийняті розміри стола 

фрезерного верстата. По цій ознаці фрезерні верстати мають п’ять градацій, мм: 

Розмір 0… Площа стола 200х800 

Розмір 1… Площа стола 250х1000 

Розмір 2… Площа стола 320х1250 

Розмір 3… Площа стола 400х1600 

Розмір 4… Площа стола 500х2000 

Найбільш розповсюдженим фрезерним МО є горизонтальні, універсальні і 

вертикальні фрезерні верстати. [4, 5, 6] 

З часом почали з’являтися фрезерні верстати з ЧПУ. Спочатку конструкція 

верстата залишалася незмінною ,тобто на них ніби навішували вузли 

програмного управління, з редукторами і датчиками зворотного зв’язку, при 

цьому залишались незмінними всі форми ручного управління. Але з часом 

фрезерні верстати з ЧПУ удосконалювалися, з’явилися удосконалені 

інструментальні магазини, тобто з автоматичною зміною інструмента. Тобто на 

фрезерних верстатах з ЧПУ для збільшення продуктивності реалізують 

максимально можливі режими різання ,застосовуючи високостійкий інструмент 

,що настроюється поза верстатом.[7, 8, 9] 
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1.2. Аналіз існуючого парку фрезерних верстатів. 

В даний час існує багато різновидів фрезерних верстатів. На виробництвах 

фрезерні верстати займають п’яту частину від усього парку верстатів.  

Розрізняють дві основні групи фрезерних верстатів: універсальні 

(загального призначення) та спеціалізовані. До універсальних фрезерних 

верстатів відносять горизонтально-фрезерні (рис.1.1,а), вертикально-фрезерні 

(рис.1.1,б) та поздовжньо-фрезерні. До спеціалізованих фрезерних верстатів 

відносять шпоночко-фрезерні, шліце-фрезерні, карусельно-фрезерні та інші 

верстати.[10] 

 

а)  б)  

Рис.1.1. Виконання фрезерних верстатів 

 

З появою комп’ютерних технологій почали їх застосовувати і до 

фрезерних верстатів, так з’явилися фрезерні верстати з ЧПУ, які полегшували 

людську працю та швидкість виконуваних робіт. Фрезерні верстати з ЧПУ так 

як і звичайні фрезерні верстати, тобто горизонтально-фрезерні, вертикально-

фрезерні та поздовжньо-фрезерні. В свою чергу вертикально-фрезерні верстати 

з ЧПУ поділяють на консольні (наприклад, 6Р11Ф3, 6Р13ФЗ), що мають меншу 

масу і займають меншу площу в одноінструментальному (рис. 1.2, а) і 

багатоінструментальному з РГ (рис. 1.2, 6) виконаннях, проте через низьку 

жорсткість у варіанті з ЧПУ мало перспективи. У безконсольних верстатах 

вертикальне переміщення має фрезерна голівка, а стіл установлений на 

масивній підставці з переміщеннями по осях Х’ і У’, що забезпечує високу 
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жорсткість. Безконсольні верстати (наприклад у мод. 6520Ф3) можуть бути 

одноінструментальними (рис. 1.2, в) або з РГ (рис.1.2,г) [12]. 

 

    

Рис.1.2. Виконання фрезерних верстатів з ЧПУ 

 

Розвиток фрезерних верстатів з ЧПУ починався з того, що верстати 

залишалися з незмінною конструкцією, але мали вузли програмного управління, 

згодом створювали приводи подач, автоматичну зміну інструменту, змінювали 

швидкість головного руху. Це привело до появи багатоопераційних верстатів. 

Фрезерні верстати з ЧПУ користуються попитом, так як вже не потрібно 

докладати багато зусиль для виконання певної операції. Скоротився час обробки 

деталей, почали використовувати більш міцні інструментальні матеріали, ніж 

раніше.[11] 
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2. РОЗРАХУНОК ТА ПРОЕКТУВАННЯ ШПИНДЕЛЬНОЇ БАБКИ  

ФРЕЗЕРНОГО ВЕРСТАТА З ЧПУ 

2.1. Загальна характеристика розробки шпиндельної бабки 

Фрезерні бабки у складі фрезерних верстатів з ЧПУ призначені для 

чистового фрезерування площин, уступів, пазів торцевими, дисковими та 

кінцевими фрезами. Для цього їх встановлюють на силові столи відповідного 

габариту так, щоб вісь шпинделя бабки збігалася з напрямком подачі або була 

перпендикулярна до нього. Основні розміри бабок стандартизовані. Уніфіковані 

бабки випускаються семи габаритів (по 4 або 8 виконань у кожному). Різні 

виконання відрізняються вильотами та діаметрами передніх кінців шпинделів, а 

також приводами. 

В даному проекті потрібно провести детальну розробку шпиндельної 

бабки. Для цього потрібно розрахувати та спроектувати: 

- привід головного руху; 

- клинопасову передачу; 

- зубчату передачу; 

- підшипники; 

2.2. Розрахунок приводу головного руху 

В даному проекті представлена передача, яка поєднує у собі зубчасту 

передачу та пасову (рис.2.1). Вона служить для передачі енергії від двигуна до 

робочих частин верстата з перетворенням швидкостей, сил та крутних моментів. 

 

Рис. 2.1. Схематичний вигляд передач. 
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1.Визначаємо КПД привода: 

 
..... подшлредпасобщ   ,   (2.1) 

де  
.пас - ККД клинопасової передачі, 96,094,0. пас по табл.. 1.1. [12], 

приймаємо 95,0. пас ; 

 
.ред - ККД редуктора, 98,097,0. пас по табл.. 1.1. [12], приймаємо 

98,0ред ; 

 
.зубч - ККД зубчатої циліндричної передачі, 94,092,0. зубч по табл. 1.1. 

[12], приймаємо 93,0. зубч ; 

 
.подш - ККД підшипників, 99,0. подш по табл. 1.1. [12].  

 86,099,093,098,095,0. общ . 

Потужність даного фрезерного універсального верстата з ЧПУ:  

N = 2.2 кВт, n = 1425 об/хв 

Загальне передаточне число розбиваємо за ступенями: 

 
... зубчредпас UUUU  , (2.2) 

де 
.пасU - передаточне число пасової передачі, 2. пасU  по табл..1.2 [12]; 

 
.редU - передаточне число пасової передачі, 4. редU  по табл..1.2 [12]; 

 
.зубчU - передаточне число пасової передачі, 4. зубчU  по табл..1.2 [12]; 

 32442 U . 

 Визначаємо число обертів на валах привода: 

Число обертів ел. двигуна: 

хвобn двел /1425.  . 

Число обертів на вхідному валу редуктора: 

 
.

..

2

пас

двел

U

n
n  ,  (2.3) 

хвобn /5,712
2

1425
2  . 

Приймаємо по паспорту верстата: хвобn /7202  . 

Число обертів на вихідному валу редуктора: 
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.

2
3

редU

n
n  , (2.4) 

 хвобn /180
4

720
3  . 

 Число обертів на вихідному валу ланцюгової передачі: 

 
.

3

4

ланцU

n
n  , (2.5) 

 хвобn /45
4

180
4  . 

Визначаємо кутові швидкості на валах привода: 

 Кутова швидкість на вхідному валу редуктора: 

 
30

2
1

n



 , (2.6) 

 срад /398,74
30

72014,3
1 


 . 

 Кутова швидкість на вихідному валу редуктора: 

 
30

3

2

n



 , (2.7) 

 срад /85,18
30

18014,3
2 


 . 

Кутова швидкість на вихідному валу ланцюгової передачі: 

 
30

4
3

n



 , (2.8) 

 срад /712,4
30

4514,3
3 


 . 

Визначаємо потужність на валах привода: 

 Потужність на вхідному валу редуктора:  

 
...1 пасдвелNN  , (2.9) 

 кВтN 09,295,02,21  . 

 Потужність на вихідному валу редуктора: 

 
.12 редNN  , (2.10) 

 кВтN 048,298,009,22  . 

 Потужність на вихідному валу ланцюгової передачі: 



 

16 

 

1

6 

 
.23 зубчNN  , (2.11) 

 кВтN 905,192,0048,23  . 

Визначаємо обертові моменти на валах привода:  

Обертовий момент на вхідному валу редуктора: 

 
1

1
1



N
T  , (2.12) 

 НммНмT 3
3

1 10719,27719,27
398,74

1009,2



 . 

 Обертовий момент на вихідному валу редуктора: 

 
2

2
2



N
T  , (2.13) 

 НммНмT 3
3

2 1066,10866,108
85,18

10048,2



 . 

 Обертовий момент на вихідному валу ланцюгової передачі: 

 
3

3

3


N
T  , (2.14) 

 НммНмT 3
3

3 10217,404217,404
712,4

10905,1



 . 

 

2.3. Розрахунок пасової передачі. 

В самому простому вигляді пасова передача (рис.2.2) складається з 

ведучого та веденого шківів та гнучкого зв’язку – паса, який надягнений на 

шківи з натягом У поєднанні із зубчатою передачею ремінну встановлюють на 

менш навантажений швидкохідний ступінь. 

 

Рис.2.2. Схема клинопасової передачі. 
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Клинова форма паса з боковими робочими поверхнями забезпечує 

збільшення тягової здатності паса за рахунок підвищеного тертя. Це дозволяє, в 

порівнянні з плоскопасовою передачею, понизити натяг ременя, зменшити 

зусилля на вали і опори, а також кут обхвату і міжосьові відстані. Проте клинові 

паси більш жорсткі, мають велику масу, що обмежує швидкість експлуатації, із-

за великої висоти профілю випробовують підвищені напруги згину, внутрішні 

деформації і нагрів. [12] 

 

Рис. 2.3. Клинопасова передача. 

Пасові передачі переважно використовують для передавання потужностей 

у діапазоні 0,2…50кВт. 

Клинопасові передачі (рис.2.3) рекомендовано застосовувати при відносно 

великих передаточних відношеннях, вертикальному та нахиленому застосуванні 

паралельних осей валів, вимоги малогабаритності передачі та менших 

навантажень на опори валів, передачі енергії на декілька валів. 

 Вихідні дані з попередньо проведених розрахунків: 

 кВтNт 2,2.  , хвобдвел /1425..  . 

 Частота обертання ведучого валу: хвобвед /720.   

 Передаточне відношення: 2. пасU  по табл..1.2 [12] 

 Коефіцієнт ковзання паса: 015,0  

 По ГОСТ 1284.1-89 згідно частоті обертання и потужності, яка 

передається, вибираємо пас типу А з діаметром ведучого шківу 80мм. 

 Обертальний момент: 
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1

.


тN

T   , (2.15) 

де  1  - кутова швидкість ведучого шківу, де 1  

 
30

..

1

двелn



 , (2.16) 

 срад /226,149
30

142514,3
1 


 , 

 НмНмT 3
3

10743,14743,14
226,149

102,2



 . 

 Діаметр меншого шківа за формулою: 

 3
1 )43( Td  , (2.17) 

 ммd )986,73(10743,14)43( 3 3

1  . 

 Згідно ГОСТ 1284.1-80 приймаємо шків діаметром 80мм для пасу 

типу А котрий передає потужність Нм06,2 . 

 Діаметр більшого шківу (ведучого): 

 )1(1.2  dUd pее
, (2.18) 

 ммd 158)015,01(8022  . 

 Уточнюємо передаточне відношення: 

 
)1(1

2
.




d

d
U пас , (2.19) 

 00,2
)015.01(80

158
. 


пасU . 

 При цьому кутова швидкість складає: 

 
.

.

пас

дв

U


  , (2.20) 

 срад/613,74
00,2

226,149
 . 

 Розбіг між тим, що було отримано з попереднього розрахунку: 

 %29,0%100
613,74

398,74613,74



. 

набагато менше допустимого %3 . 

 Виходячи з цього приймаємо шківи діаметрами: 
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 ммd 801   та ммd 1582  . 

 Міжосьова відстань ммd p 158  потрібно приймати за формулою: 

 
021min )(55,0 Tdda  , (2.21) 

де 
0T  - висота пасу по ГОСТ 1284.1-80 

 ммa 134)615880(55,0min  , 

 
21max dda  , (2.22) 

 ммa 23815880max  . 

  Довжина пасу попередньо приймаємо ммLпас 800 . 

  Розрахункова довжина пасу: 

 
.4

)(
)(5,0.2

2

12
21

пас

пас
L

dd
ddLL




   (2.23) 

 ммL 6,1975
3200

78
66,3731600

8004

)80158(
)15880(14,35,08002

22





  

По ГОСТ 1284.1-80 вибираємо пас довжиною 2000 мм. 

Уточнене значення міжосьової відстані з урахуванням стандартної 

довжини пасу: 

 ])(2)))(5.0(()))(5.0([(25,0 2

12

2

2121. ddddLddLaп     (2.24) 

мм

aп

812]263281434,1626[25,0

]12168)))]15880(14.35.0(2000[()))15880(14.35.0(2000[(25,0 2

.




 

При монтажі необхідно забезпечити можливість зменшення міжосьової 

відстані на ммL 20200001,001,0   для забезпечення надівання пасів на шківи та 

можливості збільшення на ммL 502000025,0025,0   для збільшення натягу 

пасів. 

Кут обхвату шківа по формулі: 

 
.

12
1 57180

п

о

a

dd 
  (2.25) 

 оо 175
812

80158
571801 


  

Коефіцієнт режиму роботи, котрий враховує умови експлуатації передачі 

(режим роботи легкий) 1/ pC  по табл. 2.8 [12]. 
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Коефіцієнт котрий враховує вплив довжини пасу 15,1/ nC  по табл. 2.19 

[12]. 

Коефіцієнт котрий враховує вплив кута обхвату при 

o175 ; 98,0C  по табл. 2.18 [12]. 

Коефіцієнт котрий враховує кількість пасів у передачі: 

90,0zC  по табл. 2.18 [12]. 

Кількість пасів у передачі: 

 
zC

z
z ' , (2.26) 

де z - розрахункове число пасів, де z  

 
][N

N
z т , (2.27) 

де  N  - допустима потужність на один пас, де  N  

   рп СNCCNN )( 0   , (2.28) 

де 
0N  - потужність, яка допускається на один пас, 62,00 N  по табл. 

2.15 [12] ; 

пN  - поправка, яка враховує зменшення впливу на довговічність 

згину пасу на великому шківі із збільшенням передаточного числа, 

де 

 nТN пп  0001,0  (2.116) 

де 
пТ  - поправка до крутного моменту на передаточне відношення, 

мНТп  1,1  по табл. 2.20 [12]. 

кВтNп 16,014251,10001,0  , 

  кВтN 86,01)16,015,198,062,0(  , 

6,2
]86,0[

2,2
z , 

 

9,2
9,0

6,2' z . 

Приймаємо число пасів 3' z . 
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Визначаємо швидкість пасу: 

 
1..5,0 dV двел   , (2.30) 

смV /9,51080226,1495,0 3   . 

2

2

18,0
м

Нс
Q  - коефіцієнт котрий враховує вплив центробіжних сил. 

Визначаємо силу початкового натягу одного клинового паса: 

 2

'0

780
qV

zCVC

N
F

p




, (2.31) 

де q - погонна маса паса, мкгq /1.0  по табл. 2.12 [12]. 

HF 3.300481.38.2969.51,0
198,09,5

2,2780 2

0 



  

Розраховуємо потужність на валу: 

 
2

sin2 1'

0


 zFFв

, (2.32) 

HFв 18005,87sin33,3002
2

175
sin33,3002  . 

Розраховуємо ширину шківів: 

   fezBш 21'

.  , (2.33) 

де e  - відстань між першою та наступною канавкою, ммe 3,015   по 

табл.. 2.21 [12]; 

f  - відстань від початку канавки до її середини, ммf 2

110

  по 

табл.2.21 [12]; 

  ммBш 501021513.   

 

2.4. Розрахунок зубчастої передачі 

Серед механічних передач зубчаті отримали найбільш широке 

розповсюдження (рис. 2.4). 

Переваги цих передач: висока навантажувальна здатність та надійність у 

роботі; постійність передаточного числа; високий ККД; компактність; робото 

здатність в широкому діапазоні навантажень та швидкостей; технологічність 

виготовлення. 
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Недоліки: джерело шуму та вібрацій; чутливість до погрішностей 

виготовлення та монтажу; висока собівартість виготовлення точних передач. 

Зубчасті передачі застосовуються у механізмах найточніших приладів, де 

розміри коліс вимірюються кількома міліметрами, так і в найпотужніших 

машинах із розмірами коліс до 10м. 

 

Рис.2.4. Схема зубчастої передачі. 

 

Данні для розрахунку: 

Кутова швидкість вхідного валу: 

срад /398,741   

Кутова швидкість на вихідному валу редуктора: 

срад /85,182   

Обертовий момент на вбл хідному валу редуктора: 

НммНмT 3

1 10719,27719,27   

Передаточне відношення: U=4. 

Так, як не існує особливих вимог по відношенню до габаритних розмірів 

передачі, вибираємо матеріали із середніми механічними характеристиками. 

Для шестерні Сталь 13 – термічної обробітки – покращена твердість 

НВ=230, для колеса Сталь 13 – термічної обробітки – поліпшена, але твердість 

на 30 одиниць нижча від НВ = 200. 

Допустимі контактні напруження: 
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  
 H

HLbн

н
S

K
 lim

1


 , (2.34) 

де,  
bн lim - границя контактної витривалості при базовому числі циклів,де 

bн lim  

 702lim  HBbн , (2.35) 

де HB - твердість по поверхні зубів менша 350HB  і термічної обробітки - 

покращення по табл.3.2 [2.2]; 

2

lim /470702002 ммНbн   

HLK - коефіцієнт довговічності, 1HLK  при тривалій роботі. 

 nS - коефіцієнт безпечності для шестерні із допустимим напруженням, 

  10,1nS . 

  МПаH 428
1,1

1470
1 


 , 

  
 

 H

HL
H

S

KHB 702
2


 , (2.36) 

 
 

МПаH 428
1,1

1702002
2 


  

Тоді розрахункове допустиме контактне напруження буде: 

      2145,0 ННН   , (2.15) 

    МПаН 2,38542848245,0   

Потрібна умова виконання: 

    223,1 НH   , (2.38) 

2,38523,1428  , 

8,473428   

Умова виконується. 

По табл. 3.1[14] не дивлячись на симетричне роз положення коліс 

відносно опор приймаємо коефіцієнт 25,1HK . 

Приймаємо для прямозубих коліс коефіцієнт ширини 25,0ba  венцю по 

міжосьовій відстані із умови контактної витривалості активних поверхонь зубів: 

  
 

3
22

2
1

baH

H

aw
U

KT
UKa




  (2.39) 
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де 
K  - допоміжний коефіцієнт, 2/49 ммНK   по табл. 3.1[14]; 

  2Т  - момент, який передається валом шестерні,  

 HK  - коефіцієнт концентрації навантаження, 25,1HK  по табл.. 3.1 [14]; 

 
ba  - коефіцієнт ширини зубчатого колеса, приймаємо для прямозубих 

коліс коефіцієнт ширини 25,0ba  вінцю по міжосьовій відстані із умови 

контактної витривалості активних поверхонь зубів. 

  ммaw 19680,0245518,0245
25,042,385

25,110246
14,49 33

22

3





 . 

Найближче значення можливої відстані по ГОСТ 2185-85: ммaw 200 . 

Нормальний модуль зачеплення: 

   wn am 02,001,0  , (2.40) 

  ммmn 4220002,001,0   

Приймаємо по ГОСТ 9563-80: ммmn 5,2 . 

Визначаємо число зубів шестерні: 

 
  n

w

mU

a
z






1

2
1 , (2.41) 

 
32

5,214

2002
1 




z  

Приймаємо 321 z , 

тоді,  

 Uzz  12 , (2.42) 

1284322 z . 

Основні розміри шестерні і колеса: 

 
11 zmd n  , (2.43) 

ммd 80325,21  , 

 
22 zmd n  , (2.44) 

ммd 3201285,22  . 

Перевірка:  
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2

21 dd
aw


 , (2.13) 

ммaw 200
2

32080



 . 

Діаметр вершин зубів: 

 
na mdd  211
, (2.46) 

ммda 855,2280
1

 , 

 
na mdd  222
, (2.47) 

ммda 75,3135,22320
2

 . 

Діаметр впадин зубів: 

 
nf mdd  5,211
, (2.48) 

ммd f 75,735,25,280
1

 , 

 
nf mdd  5,222
, (2.49) 

ммd f 75,3135,25,2320
2

 . 

 Ширина колеса: 

 
wba ab 2
, (2.50) 

ммb 5020025,02   

 Ширина шестерні: 

 521  bb , (2.51) 

ммb 555501   

 Визначаємо коефіцієнт ширини по діаметру: 

 
1

1

d

b
bd  , (2.52) 

68,0
80

55
bd  

 Колова швидкість та степінь точності передачі: 

 

 
2

11dV


 , (2.53) 

смV /01,3
102

8036,75
3





  



 

26 

 

2

6 

 При такій швидкості для прямозубих передач зі швидкістю до 5м/с 

потрібно призначати 8 степінь точності ГОСТ 1643-81 при цьому 1,1HLK  

 
HVHHH KKKK   , (2.54) 

де 
HVK  - коефіцієнт динамічного навантаження, 1,1HVK  - для прямозубих 

передач  по табл.2.7 [53];   

HK  - коефіцієнт, який враховує нерівномірність розподілення 

навантаження між зубцями, 1HK  по табл.2.14 [13]; 

HK  -  коефіцієнт нерівномірності навантаження, 1,1HK  по рис.2.2 [13]; 

21,11,111,1 HK  

 Перевірка контактних напружень: 

 
 

2

2

3

2 1310

Ub

UKT

a

H

w

H



 , (2.14) 

 HH МПа  



 2,3346,21555,14650955,1

450

)14(21,110246

200

310
2

33

 

Сили, які діють у зачепленні: 

 Колова: 

  
1

12

d

T
Ft


 , (2.56) 

HFt 5,157
80

103,62 3




  

 Радіальна: 

  o

tta tgFtgFF 20  , (2.57) 

HFa 3,5736397,05,157   

 Перевірка зубів на витривалість по напруженням згину для 

прямозубих передач: 

 

 nm

FFt
F

b

YKF 


, (2.58) 

де FK  - коефіцієнт навантаження, де FK   

  FVFF KKK   , (2.59) 
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де  FK  - коефіцієнт концентрації навантаження, 05,1FK  по рис.2.2 [13];  

 
FVK  - коефіцієнт динамічного навантаження, 25,1FVK  по табл. 2.14 [13]; 

31,125,105,1 FK  

FiY  - коефіцієнт котрий враховує форму зуба який залежить від  

 еквівалентності зуба, 75,3
1
FY , 60,3

2
FY ; 

 Допустиме напруження по формулі: 

  
 F

o

b
F

S

lim
   (2.60) 

де o

blim  - гранична напруга, яка не залишає залишкових деформацій або 

крихкого злому зуба, по табл.3.9 [14] для Сталі 13 покращеної при 

твердості 350HB : 

 НВo

b 8,1lim    (2.12) 

 для шестерні: МПаo

b 4152308,1lim  ; 

 для колеса: МПаo

b 3602008,1lim  ; 

  FS  - коефіцієнт безпеки, де  FS  

 

      ///

FFF SSS  ,  (2.62) 

 

де  /S  - коефіцієнт, який враховує нестабільність характеристики матеріалу, 

  75,1
/
S  по табл..3.19 [12]; 

 
//

S  - коефіцієнт, який враховує спосіб отримання заготовки та умови 

експлуатації передачі,   1
//

S  по табл..3.21 [12]; 

 З цього випливає що:  

 

   75,1175,1 FS  

 Допустиме напруження: 

 для шестерні:   МПаF 237
75,1

415
1

 ; 
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 для колеса:   МПаF 206
75,1

360
2

 . 

 Знаходимо відношення: 
 

F

F

Y


 

 для шестерні: МПа2,63
75,3

237
 ; 

 для колеса: МПа5,67
60,3

206
 . 

Подальший розрахунок потрібно вести зубів колеса, для котрого 

знайдене відношення – менше. 

Перевіримо міцність зубів колеса за формулою для прямозубого 

зачеплення: 

 
  МПаМПа FF 20694,5

5,250

60,331,15,157
2





 

  

 Умова міцності витримана. 

 

2.5. Розрахунок підшипників. 

В шпиндельних вузлах сучасних верстатів  в основному застосовують 

підшипники кочення. Для них характерні невеликі витрати на тертя та легка 

система змазки. Підшипники кочення забезпечують високу точність обертання 

шпинделя та необхідну вібростійкість, вони надійно працюють при зміні частот 

обертання та навантажень в широких діапазонах, зручні в експлуатації.  

В даному проекті буде розраховуватись однорядний роликовий конічний 

підшипник. 

Конічні роликопідшипники застосовують в опорах, які працюють з 

відносно невеликими частотами обертання та які сприймають значні 

комбіновані навантаження. Для підвищення жорсткості передньої опори 

підшипники встановлюють по О- образній схемі. Із-за великих втрат на терті їх 

параметр швидкохідності звичайно не перевищує 3*105мм*хв-1, допустимий 

діапазон регулювання частоти обертання дорівнює 100. 

Конічний однорядний роликопідшипник призначен для сприйняття 

радіальних та осьових навантажень. Від звичайних роликових підшипників 
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відрізняється наступним: має маленький кут конуса доріжек кочення, завдяки 

чому понижується тиск роликів на борт внутрішнього кільця та підвищується 

радіальна жорсткість. На внутрішньому кільці відсутній малий борт, що дає 

змогу обробляти доріжку кочення з підвищеною точністю 

 

Рис.2.4. Роликовий однорядний конічний підшипник. 

 

Роликопідшипник конічний однорядний сприймає одночасно значну 

радіальну та односторонню осьову навантаження. У порівнянні з радіально-

упорними однорядними шарикопідшипниками радіальна вантажопідйомність 

його вища на 90%. Цей підшипник дуже зручний у зборці, розборі та 

регулюванні зазорів і тому широко розповсюджен. [15] 

 

2.5.1. Розрахунок жорсткості опор шпинделя. 

Передньою та задньою опорою шпинделя є конічні однорядні 

роликопідшипники серії 67000, а точніше 67208 з такими параметрами: 

ммd 40 , ммD 80 , ммТ 75,19 , ммс 16 , ммВ 20 ,  ммr 2 , ммr 8.01  ; 

параметр осьового навантаження: 38,0е ; 

коефіцієнт осьового навантаження:  56.1Y  

вантажопідйомність: динамічна кНC 5.46 ; 

    статична  кНC 320  ; 
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гранична частота обертання:  хвобn /6300 . 

 

Розраховуємо осьову жорсткість опори: 

 )(5.1 3

2

2
3

2

1
3

1

3

2

iiFCj Ha  , (2.63) 

де   

 
mdZC  25.1sin10 2

5

5  . (2.64) 

де Z- число тіл кочення в підшипнику, Z=12 ,по табл. 20[12]; 

  - фактичний кут контакту в підшипнику, який змінюється 

під дією попереднього натягу ( =15…260), приймаємо 015 ; 

 dm – діаметр шарика, мм; 

 225211025.115sin1210 2

5

5 C . 

FH – сила натягу, по табл. 6.15 [15], FH=1570Н; 

21 , ii  - кількість підшипників в опорах. 

Нja 9976)11(580225215.1 3

2

3

2

3

1

3

2

 . 

Розраховуємо кутову жорсткість: 

 ajDd
М

j )(
32

1 2


, (2.65) 

де М - затискний момент ,який діє на шпиндель; 

 φ – кут нахилу пружної осі шпинделя в опорі; 

 d  - внутрішній діаметр підшипника; 

 D  - зовнішній діаметр підшипника; 

 

рад

ммкН
j


 140539976)8040(

32

1 2 . 

Розраховуємо радіальну жорсткість підшипника: 

 

  1.021.09.08.0 sincos7300  FZljr  (2.66) 
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де l  - ефективна довжина ролика, ммl 15 ; 

   - кут нахилу осі роликів, 015  

 

кНjr 15715sin15cos58012157300 1.021.09.08.0   . 

 

2.5.2. Розрахунок довговічності підшипників 

Номінальна довговічність підшипника розраховується: 

 

 
p

P

C
L 








 , (2.67) 

 

де C  - динамічна вантажопідйомність підшипника; 

 p  - степеневий показник, для роликопідшипників 
3

10
p ; 

 P  - еквівалентне розрахункове навантаження, де P  

 

 
Tr KKVFP   (2.68) 

 

де 
rF  - постійне по величині та напрямку радіальне навантаження, 

НFr 5614 ; 

V  - коефіцієнт обертання, при обертанні внутрішнього кільця підшипника 

відносно напрямку навантаження 1V ; 

 K  - коефіцієнт безпеки, 2,1...1K  по табл. 19 [116], приймаємо 1K ; 

 TK  - температурний коефіцієнт, значення якого в залежності від робочої 

температури підшипника, 10.1TK ; 

 

НP 4,617510,1115614   

..837
4.6475

46500 3

10

обмлнL 







  

Визначаємо довговічність підшипника: 
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n

L
Lh

10

106

  (2.69) 

.13286
630010

837106

годLh 



  

 

2.5.3. Розрахунок жорсткості шпиндельного вузла 

На  жорсткість  розраховують  вузли , шпинделів  всіх  типів.  При цьому 

визначають пружне переміщення шпинделя в перетині його переднього кінця 

для  якого  проводиться  стандартна  перевірка  вузла , шпинделя , на 

жорсткість.  Це  переміщення  приймають  як  пружне  переміщення переднього 

кінця шпинделя. 

У переміщенні враховують тільки деформації тіла шпинделя і його опор. 

Власні  деформації    оброблюваної деталі,  ріжучого  інструменту, конічного 

або іншого з'єднання інструменту з шпинделем визначають додатковими 

розрахунками, що не відносяться до розрахунку вузла, шпинделя на 

жорсткість.[15] 

Приводний елемент шпинделя розташован між його опорами 

(рис. 2.4). Ця схема типова для фрезерних верстатів, а також для 

багатоопераційних верстатів з ЧПУ. Радіальне пружне переміщення шпинделя в 

розрахунковій точці складається з наступних переміщень: δ1Q тіла шпинделя під 

дією сили Q на приводному елементі; δ2Q, викликане деформацією опор від сили 

Q, δ1Р тіла шпинделя під дією сили різання Р; δ2Р, викликане деформацієб опор 

від сили Р. 
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Рис. 2.4. Складаюче переміщення шпинделя в розрахунковому перерізі. 

Розраховуємо пружне переміщення переднього кінця шпинделя: 

 

 








 












 










lEI

lbblba

ljj

bljaj
Q

ljj

aljaj

IE

la

IE

a
P

rA

ar

rA

rA

2

223

2

2

22

2

2

1

3

21

3

)32()()1(
)1(

.
))1(()1(

3

)1(

3






, (2.70) 

 

де l  - відстань між передньою і задньою опорами, де ммl 200 ; 

 a  - виліт переднього кінця шпинделя, де мма 100 ; 

 b  - відстань від приводного елемента до передньої опори, де ммb 120 ; 

 Р  - сила ,яка діє на передній виліт шпинделя, НР 4500 по табл. 6.21 [15]; 

 Q  - сила, яка діє на шпиндель, де НQ 3650 по табл. 6.20 [15]; 

 1I  - середнє значення осьового моменту інерції перетину консолі, де 1I  
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2I  - середнє значення осьового моменту інерції перетину шпинделя між 

опорами, де 2I  
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Визначаємо кут повороту в передній опорі: 
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Введемо в залежність безрозмірне відношення  характеризуючи відносну 

довжину між опорної частини шпинделя та знаходимо оптимальне значення   , 

тобто по вимогам жорсткості оптимальну відстань між опорами шпинделя. 
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За результатами виконаних розрахунків виконуємо проект шпиндельної 

бабки фрезерного верстата з ЧПУ. Розроблюємо робочі креслення 
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ВИСНОВКИ 

В роботі розроблено конструкцію шпиндельної бабки фрезерного 

верстата з ЧПУ, що забезпечує забезпечення технічних характеристик для 

високоточної та високопродуктивної обробки деталей. 

Для досягнення поставленої мети було вирішено наступні задачі: 

– проаналізовано існуючі конструкції шпиндельних бабок фрезерних 

верстатів з ЧПУ та програмування їх переваг і недоліків; 

– обґрунтовано вибір конструктивної схеми шпиндельної бабки 

відповідно до заданих технічних вимог; 

– виконано силовий розрахунок шпиндельного вузла; 

– проведено розрахунок шпинделя на жорсткість та міцність; 

– виконано розрахунок та вибір підшипників шпиндельного вузла; 

– розроблено конструкторську документацію на спроектовану 

шпиндельну бабку. 
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