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前言
本次设计的课题是橡胶履带车辆液压机械差速转向装置变速箱总成的设计，当履带车辆转向和行走时不仅要求能够转向工作效率高和转向半径小，还需要输出不同的速度以满足不同情况的需要，这部分工作是通过变速器来完成的。
    变速器各挡速比与车辆的理论速度成反比，因此，变速箱速比范围的大小，排挡数目以及各挡分配是否合理是评价变速箱性能的重要经济指标，根据任务书上所列的履带车辆的主要作业速度范围，在设计拖拉机变速箱时应该力求在每种作业的速度范围内排列较多的挡次，以求拖拉机能够高效率高质量地完成各种作业。
在设计变速器时应该克服以下不足：
（1）受结构限制，设计的变速箱难以实现较大的速比范围，致使拖拉机的工作速度区段较窄。
(2)由于发动机转速是2300r/min，所以齿轮工作时的啮合线速度以及固定在第二轴上的各挡被动齿轮的齿顶圆线速度要大幅度提高，造成变速箱噪音大，油温偏高。
（3）由于采用滑动齿轮换挡，变速箱只能够采用直齿圆柱齿轮换挡，这限制了齿轮传动啮合质量进一步提高的可能性。
所以我以为应该为履带式车辆设计一套新的变速箱方案。
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第一章  结构设计
§	1.1 概述
§1.1.1变速箱的功用
1． 从传动箱获得的动力一部分通过最终传动装置，传到驱动轮，另一部分传给旋耕机。
2． 在发动机转速不变的情况下，可以改变拖拉机行驶速度及旋耕速度。能够适应不同作业的需要。
3． 在发动机曲轴旋转方向不变的的情况下，能使拖拉机前进，后退，增加拖拉机的机动性与灵活性。
4． 发动机继续工作，拖拉机可以停止行驶，以利于暂时停车及做固定作业。
§1.1.2对变速箱的工作要求
1． 应有较多的变速挡以满足各种作业的要求。
2． 传动效率高，结构要紧凑。
3． 工作要可靠，要有足够的强度，刚度及耐磨性。
4． 不会自动脱档或自动挂档，不乱档。
5． 挂上倒挡及快挡时就不挂其他挡。
6． 挂上倒档及快档时，就不能挂犁刀变速档。
7． 不能同时挂两个档。
8． 换档轻便。
§1.1.3变速箱的工作原理
变速箱完成变速，前进，倒退，停车等动作，主要是利用齿轮传动的基本规律，由一系列齿轮来完成。
1、转速和齿数的关系
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手摇卷扬机，主动齿轮的齿数为15齿，被动齿轮的齿数为45齿，当主动齿轮转3圈时，被动齿轮转一圈。由此可以看出：
n1/n2=z2/z1=r2/r1=I，其中n1，z1，r1分别表示主动齿轮的转速，齿数和半径；n2，z2，r2分别表示被动齿轮的转速，齿数和半径；I表示齿轮的传动比。
从公式可以看到：两个齿轮转速的比等于它们齿数的反比。就是说被动齿轮齿数越多，转速越低。
2、转速和扭矩的关系
主动齿轮和被动齿轮相互作用，它们的作用力用p表示，则主动齿轮的扭矩m1=p1r1，而作用到被动齿轮的扭矩m2=p2r2。由于作用力和反作用力大小相等，即p1=p2。
所以，n1/n2=r2/r1=m2/m1
从公式可以看到：被动齿轮转速降低，它的扭矩就增大。也就是说可以通过降低被动齿轮的转速，增大牵引力。
3、旋转的方向
如果在两个齿轮中间再加一只中间齿轮，则主动齿轮与被动齿轮的旋方向相同，而传动比与扭矩的变化规律不因为增加中间齿轮而发生变化。上面介绍的是齿轮传动的基本规律。实际拖拉机传动速比变化比较大，发动机转速是 2300转/分，而驱动轮每分钟只转几十转。考虑到结构的紧凑，每对齿轮传动比不宜过大，必须用一系列的齿轮严密搭配起来才能够完成。 
§1.2 变速器布置方案的分析
一、变速器传动机构的结构和形式选择
有极变速器与无极变速器相比，其结构简单，造价低廉，具有较高的传动效率，因此在各种拖拉机上均得到了广泛的运用。
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在选定发动机的情况下，变速器挡位数目的增多可以提高发动机的功率，提高拖拉机的燃油经济性及平均车速，从而可以提高拖拉机的工作效率，降低成本。但挡位的增多也使变速器的尺寸及质量增大，结构复杂，制造成本提高，操纵也复杂。当采用手动的机械式操纵机构时要迅速，无声换挡，对于6个前进挡的变速器来说是困难的。所以本次设计来改造6+2挡变速器。
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三轴变速器与四轴式相比，结构简单，紧凑且传动效率高，噪声低等优点。但由于结构限制，本次设计只能够按四轴进行改造。
四轴式变速器的动力由第一轴输入，由第二轴输出，其中第一轴，第四轴是六个前进挡的轴，中间轴上是两个倒挡的轴，这样布置，变速器的齿轮和轴承不承载，变速器的传动效率高，噪声低，齿轮和轴承的磨损少。本次设计的变速器齿轮都是啮合套直接啮合方式啮合的齿轮传动，前进挡四挡和六挡，倒挡的一，二挡的动力需要通过一轴，中间轴和四轴的两对齿轮传递给二轴然后输出。这样齿轮传动啮合质量进一步提高。

图1-1变速器方案传动图
二、变速器零部件结构分析与形式选择
（1）齿轮形式
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直齿圆柱齿轮工作时没有轴向力且加工简单，运转平稳，噪音低，寿命长等优点得到广泛采用，其啮合时齿数均匀，转动惯量也比较均匀。
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（2）轴的结构与分析
变速器轴在工作时承受转矩，轴的明显变形将影响齿轮的正常啮合，产生较大的噪声，降低使用寿命。轴的形状除应保证其强度与刚度外，还应该考虑到轴的加工工艺。
第一二四轴和中间轴都做成渐开线形花键轴，齿侧之间为动配合。
（3）轴承形式
变速器多采用滚动轴承，即使深沟球轴承，和圆柱滚子轴承，根据变速器的结构选定，再验算其寿命。
本次设计都采用深沟球轴承。
（4）换挡机构的结构形式与分析
换挡机构的结构形式有同步器，啮合套和直齿滑动齿轮等三种
同步器虽然结构复杂，制造成本高，精度要求严，轴向尺寸大。但可以保证挂挡平顺，使操作简化，减轻驾驶员的劳动强度。
啮合套结构简单，制造容易，维修方便，换党行程较短，且由于同时承受冲击载荷的结合齿数较多，故冲击和磨损较轻，噪声低，而齿轮又不参与换挡，因此它不会过早产生损坏。
变速器因结合齿端磨损，轴的刚度不足及振动等原因在工作中自动脱档。为防止变速器自动脱档，在结构上可采取如下的措施：
（1）结合位置时，使结合套的两端超过被结合痴端部约2—3mm，即越程结合；或使两结合齿的结合位置错开2—3mm，即错位结合。
（2）将挂挡后处于结合的啮合套座的那个齿圈的受力齿侧切去0.2—0.3mm的厚度，这样如发生脱档时则会被另一齿圈的端面挡住，从而制止自动脱档。
（3）将结合齿的工作面加工成斜面，形成倾斜角1.5--2°倒锥齿侧，使结合面产生阻力，能有效阻止自动脱档，或将结合齿的齿侧加工成台阶形状以防止自动脱档。
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变速器的操纵机构有变速杆，拨叉轴，自锁与互锁装置，倒挡安全装置等组合于变速器盖上。应结构简单，操纵安全，挡位清晰，变速器杆的换挡位置合理，挂挡准确，迅速，安全可靠。
按动作原理，变速器操纵机构除采用机械式外还有液压式，气动式，电控式以及它们之间的组合；按变速器的位置机械式的又分为直接操纵与远程操纵。
本次设计采取机械式直接操纵。
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第二章 变速器基本参数设
已知所设计的变速器的参数如下：
拖拉机质量：m=73500 kg 
最小转弯半径： r=0.346m  
变速器总传动比：I总=21.315    

前进挡速度范围：v=3.85-13  

倒档速度范围：v=2.5-6

发动机额定转速：N=2300
§2.1传动比的确定

                               （3-1）



i===22.8923


i==1.074



i= ==77.737


i==3.647
各挡传动比分配如下：
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表3-1 各挡传动比
	档位
分类
	一挡
	二挡
	三挡
	四挡
	五挡
	六挡
	倒一
	倒二
	常啮合一
	常啮合二

	传动比I
	3.647
	2.389
	2.050
	4.381
	1.482
	2.416
	3.562
	2.421
	2.118
	2.251


§2.2 扭矩的确定



Ft=F×Q=mg×Q                                      （3-2）


∴Ft=7.5×9.8×1000×1.0=735100（其中Q=1.0）


T= ==1200 NM(其中yt=0.98)
§2.3 变速箱主要参数的确定
§2.3.1 初定中心距Ａ


                   Ａ＝K                               (3-3)
式中：K----中心距系数k=14—16取k=14.823

      T----变速箱输出轴计算转矩


Ａ=K×=14.823×10.625=157.5mm

§2.3.2 初定齿轮端面模数M

M=（0.4—0.6）                                          (3-4)
取M=5
§2.4 确定各档齿轮的齿数
已知一挡齿轮齿数计算按如下公式进行：
齿数和 ：
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∑Z= =Z12+Z11                                          (3-5)
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    传动比 ：


   I =Z/Z                                          (3-6)

中心距：A=157.5mm
模数：M=4
传动比：I=3.64


计算得：Z=16.946    Z=61.8


取Z=62  Z=17
  其余各挡按此公式计算得到数据如下：
表2-2各挡齿轮参数
	分类
档位
	模数m
	主动齿轮齿数
	从动齿轮齿数

	一挡
	4
	17
	62

	二挡
	5
	18
	43

	三档
	5
	20
	41

	四挡
	5
	19
	37

	五档
	5
	25
	37

	六挡
	5
	29
	27

	倒一挡
	5
	22
	37

	倒二挡
	5
	28
	32

	第一对常啮合齿轮
	5
	36
	17

	第二对常啮合齿轮
	5
	36
	16



§2.5 各档齿轮的变位

标准中心距a= 	                         (3-7)

实际中心距                        (3-8)
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变位系数和           (3-9)
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    中心距变动系数y=                            (3-10)

    齿顶高变动系数k=                          (3-11)


    啮合角                              (3-12)

    齿顶高                             (3-13)

    齿根高                            (3-14)

    顶圆直径               (3-15)

    根圆直径              (3-16)

    分度圆直径                                   (3-17)
§2.5.1 一档齿轮的变位
已知 ：a’= 157.5，a = 158，r =20`，acosr’=acosr
得到r`=19.49 1`
Inv r`=tan r`- r`=0.01394
Inv r=tanr-r= 0.0150




Inv r`=2（X+X）×tanr/（Z+Z）+invr




∴  X+X=（inv r`-invr）×（Z+Z）/2tanr=-0.115
查文献4中第994页：


选X=0.105     X=-0.22
∴y= （a｀-a）/m=-0125


      k=X+X-y=0.01


分度圆 ：d=mZ=68


            d=mZ=248




齿顶圆 ：da=d+2ha=m（Z+2ha*+2X-2k）=76.76




            da=d+2ha= m（Z+2ha*+2X-2k）=254.16




齿根圆 ：df=d-2hf=m（Z-2ha*-2C*+2X）=58.84




            df= d-2hf= m（Z-2ha*-2C*+2X2）=236.24
车辆与动力工程学院毕业设计说明书
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以下还有二挡，三挡，四挡，五挡，倒一挡齿轮和两对常啮合齿轮均需要变位，方法如上。其余各挡不需要变位，直接计算即可。最后所得数据如下：
表2-3各齿轮参数
	分类
档位
	分度圆直径
d0
	齿根圆直径
df
	齿顶圆直径
da

	一挡
	d1=68
	df1=58.84
	da1=79.96

	
	d2=248
	df2=236.2
	da2=254.36

	二挡
	d1=90
	df1=86.52
	da1=103.9

	
	d2=215
	df2=208.6
	da2=229.45

	三档
	d1=100
	df1=96.55
	da1=113.95

	
	d2=205
	df2=198.6
	da2=219.41

	四挡
	d1=185
	df1=172.5
	da1=195

	
	d2=95
	df2=82.5
	da2=105

	五挡
	d1=125
	df1=115.92
	da1=138

	
	d2=185
	df2=174.5
	da2=196.58

	六挡
	d1=135
	df1=122.5
	da1=145

	
	d2=145
	df2=132.5
	da2=155

	倒一挡
	d1=110
	df1=100.8
	da1=123

	
	d2=185
	df2=174.5
	da2=196.05

	倒二挡
	d1=140
	df1=127.5
	da1=150

	
	d2=160
	df2=147.5
	da2=170

	第一对常啮合齿轮
	d1=85
	df1=74.41
	da1=95.58

	
	d2=180
	df2=166.9
	da2=188.16

	第二对常啮合齿轮
	d1=80
	df1=68.09
	da1=90.59

	
	d2=180
	df2=166.91
	da2=188.16


车辆与动力工程学院毕业设计说明书



11

第三章  轴的校核
§3.1 一档传动轴（输入轴）的校核
一.轴的受力分析：
（1）齿轮上的作用力：

转矩：=T总/i



圆周力：=2000/


径向力：=×tan20°
（2）受力简图：
 (
337mm
34mmm
Fv1
Fv2
Fr
Ft
)
图3-1 受力简图
① 齿轮上作用力的大小：

转矩：=T总/I=1200/3.64=329.67N·M



圆周力：=2000/ =2000×329.67/68=9696.176N


径向力： =×tan20°=9696.176×tan20=3529.11945N
② 求轴承的支反力：


以上内容仅为本文档的试下载部分，为可阅读页数的一半内容。如要下载或阅读全文，请访问：https://d.book118.com/448142125000006030
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