[bookmark: bookmark0][bookmark: bookmark1][bookmark: bookmark2]汽车设计课程设计
[bookmark: bookmark3][bookmark: bookmark4][bookmark: bookmark5]题目：汽车变速器设计
设计题目、要求及任务是：
金杯牌SY6474轻型客车变速器设计（4+1）档
设计参数有：
发动机：M^ =173 N・m ；
车速：V =110 Km/h ；
额定转速：n=4000 r/min ；
车轮滚动半径：R=0.35 m ； 0
汽车总质量：2470 Kg ；
爬坡度：32% ；
主减速比：i0=5.375 ；
驱动轮上法向反作用力：F=1181 Kg ；
Z
设计要求：采用中间轴式，全同步器换档，要进行齿轮参数设计计算，对一档齿轮 的接触强度、弯曲应力进行校核计算。
[bookmark: bookmark10][bookmark: bookmark11][bookmark: bookmark9]目录
目录	2
第一章变速器的功用和要求	2
第二章变速器的方案论证	3
第一节变速器类型选择及传动方案设计	3
一、	结构工艺性	3
二、	变速器的径向尺寸	3
三、	变速器齿轮的寿命	3
四、	变速器的传动效率	4
第二节变速器传动机构的分析	4
一、	换档结构形式的选择	4
二、	倒档的形式及布置方案	4
第三节变速器操纵机构方案分析	6
一、	变速器操纵机构的功用	6
二、	设计变速器操纵机构时，应该满足以下基本要求	6
三、	换档位置	6
第三章变速器设计计算	7
第一节变速器主要参数的选择	7
一、	轴的直径	7
二、	传动比的选择	7
[bookmark: bookmark23]三、	中心矩入	8
四、	齿轮参数选择	8
第二节齿轮的强度校核	14
[bookmark: bookmark25]一、	齿轮的损坏形式	14
[bookmark: bookmark26]二、	齿轮强度校核	15
参考文献	25
[bookmark: bookmark27][bookmark: bookmark28][bookmark: bookmark29]第一章变速器的功用和要求
现代汽车上广泛采用活塞式内燃机作为动力源，其转矩和转速变化范围较小，而复 杂的使用条件则要求汽车的牵引力和车速能在相当大的范围内变化。为了解决这一矛 盾，在传动系中设置了变速器。根据汽车在不同的行驶条件下提出的要求，改变发动机 的扭矩和转速，使汽车具有合适的牵引力和速度，并同时保持发动机在最有利的工况范 围内工作。此外，为保证汽车倒车及使发动机和传动系能够分离，变速器应具有倒档和 空档。一般的，变速器设有倒档和空档，以使在不改变发动机旋转方向的情况下，汽车 能够倒退行驶和空档滑行、或停车时发动机和传动系能保持分离。在有动力输出需要时， 还应有功率输出装置。
为保证变速器具有良好的工作性能，达到使用要求，所以变速器的设计必须要满足 以下的使用条件：
[bookmark: bookmark30]（一）	应该合理的选择变速器的档数和传动比，使汽车具有良好的动力性和经济性；
[bookmark: bookmark31]（二）	工作可靠，操纵轻便。汽车行驶过程中，变速器内不应有跳档、乱档、换档 等冲击等现象发生。此外，为减轻驾驶员劳动强度，提高行驶安全性操纵轻便性的要求 日益突出。一一可通过同步器或气动换档，自动、半自动换档来实现；
[bookmark: bookmark32]（三）	传动效力高；
[bookmark: bookmark33]（四）	结构紧凑，尽量做到质量轻、体积小、制造成本底。
[bookmark: bookmark34]（五）	噪音小、为了减少齿轮的啮合损失，应设有直接档，此外，还有合理的齿轮 型式以及结构参数，提高其制造和安装精度；
它的功用：
[bookmark: bookmark35]（一）	改变传动比，扩大驱动轮转矩和转速的变化范围，以适应经常变化的行驶条 件，如起步、加速、上坡等，同时使发动机在有利的工况下工作；
[bookmark: bookmark36]（二）	在发动机旋转方向不变的前提下，使汽车能倒退行驶；
[bookmark: bookmark37]（三）	利用空挡，中断动力传递，以使发动机能够起动、怠速，并便于变速器换档 或进行动力输出
[bookmark: bookmark38][bookmark: bookmark39][bookmark: bookmark40]第二章变速器的方案论证
[bookmark: bookmark41][bookmark: bookmark42][bookmark: bookmark43]第一节变速器类型选择及传动方案设计
变速器的种类很多，按其传动比的改变方式可以分为有级、无级和综合式的。有 级变速器根据前进档数目的不同，可以分为三、四、五档和多档变速器；而按其轴中心 线的位置又分为固定轴线式、螺旋轴线（行星齿轮）式和综合式的。其中，固定式变速 器应用较广泛，又可分为两轴式，三轴式和多轴式变速器。
现代汽车大多都采用三轴式变速器。以下是两轴式和三轴式变速器的传动方案。要 采用哪一种方案，除了汽车总布置的要求外，主要考虑以下四个方面：
[bookmark: bookmark44][bookmark: bookmark45][bookmark: bookmark46][bookmark: bookmark47]一、	结构工艺性
两轴式变速器输出轴与主减速器主动齿轮做成一体，当发动机纵置时，主减速可 用螺旋圆锥齿轮或双曲面齿轮，而发动机横置时用圆柱齿轮，因而简化了制造工艺。
[bookmark: bookmark48][bookmark: bookmark49][bookmark: bookmark50][bookmark: bookmark51]二、	变速器的径向尺寸
两轴式变速器的前进档均为一对齿轮副，而三轴式变速器则有两对齿轮副。因此， 对于相同的传动比要求，三轴式变速器的径向尺寸可以比两轴式变速器小得多。
[bookmark: bookmark52][bookmark: bookmark53][bookmark: bookmark54][bookmark: bookmark55]三、	变速器齿轮的寿命
两轴式变速器的低档齿轮副大小相差悬殊，小齿轮工作循环次数比大齿轮要高得 多，因此，小齿轮工作寿命比大齿轮要短。三轴式变速器的各前进档均为常啮合齿轮传 动，大小齿轮的径向尺寸相差较小，因此寿命比较接近。在直接档时，齿轮只是空转， 不影响齿轮寿命。
[bookmark: bookmark56][bookmark: bookmark57][bookmark: bookmark58][bookmark: bookmark59]四、变速器的传动效率
两轴式变速器，虽然可以有等于1的传动比，但是仍要有一对齿轮传动，因而有功 率损失。而三轴式变速器，可以将输入轴和输出轴直接相连，得到直接档，因而传动效 率高，磨损小，噪声也小。
而这次设计的变速器是轻型客车使用，所以采用三轴式变速器。
[bookmark: bookmark60][bookmark: bookmark61][bookmark: bookmark62]第二节变速器传动机构的分析
根据第一节所述，采用中间轴式变速器，在各档数相同的条件下，各变速器的差别 主要在常啮合齿轮对数，换档方案和倒档传动方案。
[bookmark: bookmark63][bookmark: bookmark64][bookmark: bookmark65][bookmark: bookmark66]一、	换档结构形式的选择
目前，汽车上的机械式变速器的换档结构形式有直齿滑动齿轮，啮合套和同步器换 档三种。
[bookmark: bookmark67]（一）	滑动齿轮换档
通常是采用滑动直齿轮换档，但也有采用滑动斜齿轮换档的。滑动直齿轮换档的优 点是结构简单、紧凑、容易制造。缺点是换档时齿端面承受很大的冲击会导致齿轮过早 损坏，并且直齿轮工作噪声大，所以这种换档方式一般仅用在一档和倒档上。
[bookmark: bookmark68]（二）	啮合套换档
用啮合套换档，可以将结构为某传动比的一对齿轮制造成常啮合斜齿轮。用啮合套 换档，因同时承受换档冲击载荷的接合齿齿数多，而齿轮又不参与换档，它们都不会过 早损坏，但是不能消除换档冲击，所以仍要求驾驶员有熟练的操作技术。此外，因增设 了啮合套和是、常啮合齿轮，是变速器的轴向尺寸和旋转部分的总惯性力矩增大。因此， 这种换档方法目前只在某些要求不高的档位及重型货车变速器上使用。这是因为重型货 车档位间的公比较小，要求换档手感强，而且在这种车型上又不宜使用同步器（寿命短， 维修不便）。
[bookmark: bookmark69]（三）	同步器换档
现在大多数汽车的变速器都采用同步器换档。使用同步器能保证迅速、无冲击、无 噪声换档，而与操作技术熟练程度无关，从而提高了汽车的加速性、经济性和行驶安全 性。
一般倒档和一档采用结构较简单的滑动直齿轮或啮合套的形式，对于常用的高档位 则采用同步器或啮合套，而该方案采用同步器换档，仅倒档使用直齿轮换档。
[bookmark: bookmark70][bookmark: bookmark71][bookmark: bookmark72][bookmark: bookmark73]二、	倒档的形式及布置方案
倒档使用率不高，常采用直齿滑动齿轮方案换入倒档。为实现传动有些利用在前进 档的传动路线中，加入一个中间传动齿轮的方案，也有利用两个联体齿轮的方案。
常见的倒档结构方案有以下几种：
[image: ]

图2.1
图2.1a）在前进档的传动路线中，加入一个传动，使结构简单，但齿轮处于正负交 替对称变化的弯曲应力状态下工作。此方案广泛用于轿车和轻型货车的四档全同步器式 变速器中。
图2.1b）所示方案的优点是换倒挡时利用了中间轴上的一挡齿轮，因而缩短了中间 轴的长度。但换挡时有两对齿轮同时进入啮合，使换挡困难。
图2.1c）所示方案能获得较大的倒挡传动比，缺点是换挡程序不合理。
图2.1d）所示方案针对前者的缺点做了修改，因而取代了图1-2c所示方案。
图2.1e）所示方案是将中间轴上的一，倒挡齿轮做成一体，将其齿宽加长。
图2.1f）所示方案适用于全部齿轮副均为常啮合齿轮，换挡更为轻便。
为了充分利用空间，缩短变速器轴向长度，有的货车倒挡传动采用图2.1g所示方案。 其缺点是一，倒挡须各用一根变速器拨叉轴，致使变速器上盖中的操纵机构复杂一些。
综上所述选择第2.1f种倒挡布置方案。
因为变速器在一挡和倒挡工作时有较大的力，所以无论是两轴式变速器还是中间轴
 式变速器的低档与倒挡，都应当布置在在靠近轴的支承处，以减少轴的变形，保证齿轮 重合度下降不多，然后按照从低挡到高挡顺序布置各挡齿轮，这样做既能使轴有足够大 的刚性，又能保证容易装配。倒挡的传动比虽然与一挡的传动比接近，但因为使用倒挡 的时间非常短，从这点出发有些方案将一挡布置在靠近轴的支承处，然后再布置倒挡。 此时在倒挡工作时，齿轮磨损与噪声在短时间内略有增加，与此同时在一挡工作时齿轮 的磨损与噪声有所减少。
[image: ][image: ]
倒挡轴位置与受力分析
除此以外，倒挡的中间齿轮位于变速器的左侧或右侧对倒挡轴的受力状况有影响（如图）
[bookmark: bookmark74][bookmark: bookmark75][bookmark: bookmark76]第三节变速器操纵机构方案分析
[bookmark: bookmark77][bookmark: bookmark78][bookmark: bookmark79][bookmark: bookmark80]一、	变速器操纵机构的功用
变速器操纵机构的功用是保证各档齿轮、啮合套或同步器移动规定的距离，以获得 要求的档位，而且又不允许同时挂入两个档位。
[bookmark: bookmark81][bookmark: bookmark82][bookmark: bookmark83][bookmark: bookmark84]二、	设计变速器操纵机构时，应该满足以下基本要求
[bookmark: bookmark85]（一）	要有锁止装置，包括自锁、互锁和倒档锁；
[bookmark: bookmark86]（二）	要使换档动作轻便、省力，以减轻驾驶员的疲劳强度；
[bookmark: bookmark87]（三）	应使驾驶员得到必要的手感。
[bookmark: bookmark88][bookmark: bookmark89][bookmark: bookmark90][bookmark: bookmark91]三、	换档位置
设计操纵机构首先要确定换档位置。换档位置的确定主要从换档方便考虑。为此应 该注意以下三点：
[bookmark: bookmark92]（一）	按换档次序来排列；
[bookmark: bookmark93]（二）	将常用档放在中间位置，其它档放在两边；
[bookmark: bookmark94]（三）	为了避免误挂倒档，往往将倒档安排在最靠边的位置，有时于1档组成一排。 根据以上三点，本次设计变速器的换档位置如下图所示：
[image: ][image: ][image: ][image: ][image: ]
图2.2
[bookmark: bookmark95][bookmark: bookmark96][bookmark: bookmark97]传动方案的设计
（本次设计传动方案如图2.3所示）传动路线：
I档：一轴一 1一2 —中间轴一10—9一5、9齿轮间的同步器一二轴一输出 II档：一轴一 1一2 —中间轴一6—5—5、9齿轮间的同步器一二轴一输出 III档：一轴一1 一2—中间轴一4一3 — 1、3齿轮间同步器一二轴一输出 W档：一轴一 1一1、3齿轮间同步器一二轴一输出
R档：一轴一 1一2 —中间轴一8—11一7—二轴一输出
[image: ]

图2.3
[bookmark: bookmark100][bookmark: bookmark98][bookmark: bookmark99]第三章变速器设计计算
[bookmark: bookmark101][bookmark: bookmark102][bookmark: bookmark103]第一节变速器主要参数的选择
[bookmark: bookmark104][bookmark: bookmark105][bookmark: bookmark106][bookmark: bookmark107]一、	轴的直径
第一轴花键部分直径d （mm）初选
d = KX（M ）1/3	（3.1）
K——经验系数，K = 4.0〜4.6，取K = 4.4;
Memax	发动机最大转矩（N.m）
d=19.75mm，取 d = 20mm
2. [bookmark: bookmark108][bookmark: bookmark109][bookmark: bookmark110][bookmark: bookmark111]传动比的选择
汽车在最大爬坡路面上行使时，最大驱动力应能克服轮胎与路面间滚动阻力及上坡 阻力。由于汽车上坡行使时，速度较慢，故可以忽略空气阻力，这时：
久x Z Ff +七
式中：F max ——最大驱动力；
Ff	滚动阻力；
F	最大上坡阻力。
根据最大爬坡度确定一档传动比
i NmXgX(fXcosa +sina )R /(T x i x n) 1	max	max 0 e max 0
——(《汽车现代设计制造》P36)
式中：Ttmax ——发动机最大扭矩；为173N.m
*——变速器一档传动比；
i0 ——主传动器传动比，七二5.375；
m	汽车总质量=1960kg；
f——道路滚动阻力系数取0.02；
n——传动系机械效率，取0.85；
g ——重力加速度取9.8；
R0 ——驱动轮滚动半径，取0.35m；
amax——汽车最大爬坡度为32%，即amax=17.740
"N3.10，取"=3.84。
由i1 /i2 = i2 /i3	= ^	—(《汽车理论》第 3版P5-9)
式中，q为常数，也就是各档之间的公比，一般认为q不宜大于1.7-1.8。
由中等比性质；得： i =i (n-m)/(n-1)
m	档位数，取m=2,3,4,
n	档数，n=4 ；
i =2.452； i =1.566； i =1.0(直接档)； 2	3	4
i /i =1.566； i/i =1.566； i/i =1.566；
12	23	34
符合q的要求。
...'=3.840,	七二2.452, i3=1.566,	i4=1.000o
三、中心矩A 2	3	4
对于中间轴式变速器，是将中间轴与第二轴之间的距离称为变速器中心距A 初选中心矩A时，可根据经验公式计算
A二K X(T Xi Xn )1/3	(3.2)
S	--(《汽车设计》第4版P90)
Ka—— 中心矩系数：Ka=8.6~9.6,取9.0；
\ 变速器一档传动比；
门——变速器传动效率：取ng=97%；
Memax ——发动机的最大输出转矩，单位为(Nm)；
..・A = 9.0* (173*3.840*0.97)1/3 = 77.74mm
初选A=78mm
[bookmark: bookmark112][bookmark: bookmark113][bookmark: bookmark114][bookmark: bookmark115]四、齿轮参数选择
(1) [bookmark: bookmark116]模数的选择
影响齿轮模数的选取因素很多，如齿轮强度、质量、噪声、工艺要求等。选取齿轮 模数时一般遵循的原则是：为了减少噪声应合理减少模数，同时增加齿宽；为使质量小 些，应增加模数，同时减小齿宽；从工艺方面考虑，各档齿轮应选用同一种模数，而从
 强度方面考虑，各档齿轮应该有不同的模数，对客车，减小噪声比减少质量更重要，故 齿轮应选用小些的模数。该设计选用同一模数进行，对于排量1.6<VW2.5的乘用车的选 用范围为2.75—3.0。故斜齿轮法向模数mn=2.75；直齿轮模数取.m=2.75。
--（《汽车设计》第4版P91）
[bookmark: bookmark117]（二）	压力角a的选择
压力角较小时，重合度较大，传动平稳，噪声较低；压力角较大时，可提高轮齿的 抗弯强度和表面接触强度。对于轿车，为重合度以降低噪声，应采用14.5°，15°，16°， 16.5。等小些的压力角；对货车，为提高齿轮的承载能力，应选用22.5°或25°等大 些的压力角，实际上，因国家规定的标准压力角为20°，所以变速器齿轮普遍采用的压 力角为20°。
--（《汽车设计》第4版P91）
[bookmark: bookmark118]（三）	螺旋角。
选取斜齿轮的螺旋角，应注意到它对齿轮工作噪声，轮齿的强度和轴向力有影响。 在齿轮选取大的螺旋角时，齿合重合度增加，工作平稳，噪声低。随着B增大，齿的强 度也相应提高，不过，当螺旋角大于30。时，抗弯强度急剧下降。乘用车中间轴式变速 器斜齿螺旋角的选择范围：22-34°。
初选p 12 = 27 °， P3 4 =七6 = 24 °，p“0 = 24 °
[bookmark: bookmark119]（四）	齿宽b
齿宽的选择，应注意到齿宽对变速器的轴向尺寸、齿轮工作平稳性、齿
强度和齿轮工作时受力的均匀程度。
通常根据模数m （m^）来选择齿宽：
直齿：b=Km, K为齿宽系数，取4.5〜8
斜齿：b=Kmn，%取为6.0〜8.5；	—（《变速器》第1版P15）
*直齿
b=（4.5〜8）X2.75=12.375〜22（mm）
b7=20mm,	b8=22mm,	b11=20mm
*斜齿
b=（6.0〜8.5）X2.75=16.5〜23.375（mm）
bj20mm,	b2=18mm,	b3=20mm,	b4=18mm
b =18mm, b =20mm, b =18mm, b =20mm；
[bookmark: bookmark120]（五） 各档齿数Z	9	10
齿数确定原则：各档齿轮齿数比应尽可能不是整数。
* 一档齿轮齿数
1) [bookmark: bookmark121]斜齿 Zh=2XAXcosB9io/mn，选取 七10 = 24°,	(3.3)
Z=2X78Xcos24°/2.75 h
=51.822 取Z =52 (圆整)
由Z广Z9 + Z 10进行大小齿轮齿数分配，为使Z9/Z0的传动比更大些，
取 Z9=34,Zio=18；
1) [bookmark: bookmark122]A=mn X(Z9+Zio)/(2Xcos39io)	(3.4)
=2.75 X(34+18)/(2 Xcos24°)=78.27mm
取 A = 78；
2) [bookmark: bookmark123]Z/Z =i Z /Z =3.840X18/34=2.0329；	(3.5)
2	1	1 10	9
3) [bookmark: bookmark124]由 A= m X(Z +Z )/(2Xcos p )得
n 1	2	1,2
Z+Z =2X78Xcos27°/2.75=50.54,取 Z+Z=51；
1	2	1	2
取 Z=17, Z=34 (圆整)； 1	2
4) [bookmark: bookmark125]修正i
1
i =Z XZ/(Z XZ )	(3.6)
1	2	9	1	10
=34X34/ (17X 18)
=3.7778
i%=(|3.840-3.7778|/3.7778) X 100%
= 1.6%<5% (合格)；
5) [bookmark: bookmark126]修正B
由 A=m (Z2+Z1)/2*cos B^ 得
B =arccos [m X(Z +Z )/2*A] =26.37°	(3.7)
1.2	n 1	2
同理
B =arccos [m X(Z +Z )/2*A] =23.56°
9.10	n 9	10
确定II档齿轮齿数(取B 5 6 = 24°)
1) [bookmark: bookmark127]Z/Z=i XZ /Z =2.452X 17/34=1.2599；
562	12
2) [bookmark: bookmark128]Z5+Z6=2XAXcosB56/ m
=2X78Xcos24°/2.75
=52.0000
取 Z5+Z6 =52(圆整)
Z5=29,Z6=23；
3) [bookmark: bookmark129]修正i
2
i2 =Z2XZ5/ (Z1XZ6)
=34X29/(17X23)
i%=(|2.5217-2.452|/2.452)X100% 2
= 0.3%<5% (合格)；
4) [bookmark: bookmark130]修正&
5.6
B =arccos [m(Z+Z)/A*2] =23.56° 5.6	n 5	6
5) [bookmark: bookmark131]tgBi 2/tg5 6=1.113
Z/(Z +Z)x(1+Z /Z)=1.507 2	1	2	5	6
|1.508-1.195|=0.344<0.5
两者相差不大，近似认为轴向力平衡。
确定川档齿轮齿数(B 3 4=20 °)
1) [bookmark: bookmark132]Z/Z =i XZ/Z
34	3	12
= 1.566X 17/34
= 0.783
2) [bookmark: bookmark133]由 A=m X(Z+Z )/2*cosB ，取 cos B =24°,得
n 3	4	3.4	3.4
Z3 + Z4 =2XAXcosB 3 4/m =2X78Xcos24°/2.75
=51.82
取 Z3 = 23, Z4=29 (圆整)；
3) [bookmark: bookmark134]修正i
3
i =Z XZ /(Z XZ ) 32	3	1	4
=34X23/ (17X29)
=1.586
i3%= (|1.586-1.566|/1.566)X100%
=1.3%<5%
4) [bookmark: bookmark135]修正B
3.4
B =arccos [m X(Z+Z )/2*A] 3.4	n 3	4
=23.56°
5) [bookmark: bookmark136]tgB12/tg B 3 4=1.113
Z/(Z +Z )X(1+Z /Z)=1.200 2	1	2	3	4
|1.200-1.166|=0.034<0.5
两者相差不大，近似满足轴向力的平衡条件。
确定倒档传动比
倒档齿轮的模数往往与一档相同，为保证中间轴倒档齿轮不发生根切，初选Z = 8 18,倒档齿轮一般在21〜23之间选择。
初选Z11 = 22O	——(《汽车设计》第4版P96)
根据中间轴和输出轴的中心距A=78mm
那么 78= mnX(Z7+Z8)/2+2*h
代入数字整圆后可求得Z =34.7273
7
为了保证倒档齿轮的啮合和不产生运动干涉，齿轮7和齿轮8的齿顶圆之间应保 持0.5以上的间隙。假设取Z=32，间隙=34.7273-32=2.73>0.5,齿轮能正常啮合且不 7
发生运动干涉，所以取Z=32。
7
修正倒档传动比：i=ZXZ/(ZXZ) =34X32/(18X 18) =3.5556
r 2	7	1	8
1) [bookmark: bookmark137]中间轴与倒档轴之间的中心矩Az
Az= mnX(Zii+Z8)/2	(3.10)
=2.75X(22+18)/2
=55.00mm
2) [bookmark: bookmark138]第二轴与倒档轴之间的中心矩A
A/z=mnX(Z7+Z8)/2
=2.75X(32+18)/2
=68.750mm
A'+A''=123.75>A=78
3) [bookmark: bookmark139]由 A=m(Z +Z +4h )/2.0+间隙 得
7	8 a
间隙=A—mX(Z7+Z8+4h )/2.0
= 78 — 2.75X(32+18+4X 1)/2.0
= 1.625>0.5
齿轮能正常啮合且不发生运动干涉。
(6) [bookmark: bookmark140]齿轮精度的选择
根据推荐，提高高档位齿轮的性能，取Z〜Z为6级，Z〜Z为7级。
1	4	5	11
(7) [bookmark: bookmark141]螺旋方向
由于斜齿轮传递扭矩时要产生轴向力，故设计时应要求中间轴上的轴向力平衡。故 中间轴上全部齿轮螺旋方向一律做齿轮取左旋，其轴向力经轴承盖由壳体承受。
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