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第1章	绪	论


1.1 本次设计的目的意义
随着经济和科学技术的不断发展，汽车工业也渐渐成为我国支柱产业，汽车的使用已经遍布全国。而随着我国人民生活水平的不断提高，微型客货两用车、轿车等高级消费品已进入平常家庭。
在我国，汽车工业起步较晚。入世后，我国的汽车工业面临的是机遇和挑战。随着我国汽车工业不断的壮大，以及汽车行业持续快速发展，如何设计出经济实惠，工作可靠，性能优良，且符合中国国情的汽车已经是当前汽车设计者的紧迫问题。在面临着前所未有机遇同时不得不承认在许多技术上，我国与发达国家还存在着一定的差距。
发动机的输出转速非常高，最大功率及最大扭矩在一定的转速区出现。为了发挥发动机的最佳性能，就必须有一套变速装置，来协调发动机的转速和车轮的实际行驶速度。在经济方面考虑合适的变速器也非常重。本次设计对轿车变速器的结构进行了介绍，阐述了轿车主要参数的确定，在机构方面选择了机械式变速器确定变速设计的主要参数，在变速器的寿命方面以及与变速器相关的操纵机构也进行了介绍。
1.2 变速器的发展现状
汽车问世百余年来，特别是从汽车的大批量生产及汽车工业的大发展以来，汽车已经成为世界经济的发展、为人类进入现代生活，产生了无法估量的巨大影响，为人类社会的进步做出了不可磨灭的巨大贡献，掀起了一场划时代的革命。自从汽车采用内燃机作为动力装置开始变速器就成为了汽车重要的组成部分，现代汽车广泛采用的往复活塞式内燃机具有体积小、质量轻、工作可靠和使用方便等优点，但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，故其性能与汽车的动力性和经济性之间存在着较大的矛盾，这对矛盾靠现代汽车的内燃机本身是无法解决的。因此在汽车传动系中设置了变速器和主减速器，以达到减速增矩的目的。变速器对整车的动力性与经济性、操纵的可靠性与轻便性、传动的平稳性与效率都有着较为直接的影响。汽车行驶的速度是不断变化的，即要求汽车变速器的变速必要尽量多，尽管传统的齿轮变速器并不理想但以其结构简单、效率高、功率大三大显著特点依然占领者汽车变速器的主流地位。虽然传统机械师的手动变速器具有换挡冲击大，体积大，操纵麻烦等诸多缺点，但仍以其传动效率高、生产制造工艺成熟以及成本低等特点，广泛应用于现代汽车上。
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早在 1889 年，法国标致研制成功世界上第一台手动机械式 4 挡齿轮传动汽车变速器。在现在汽车中，变速器的结构对汽车的动力性、经济性、操纵的可靠性与轻便性、传动的平稳性与效率等都有直接影响。变速器与主减速器及发动机的参数作优化匹配， 可得到良好的动力性与经济性；采用自锁及互锁装置，倒档安全装置可使操纵可靠， 不跳档、乱档、自动脱档和误挂倒档；采用同步器可使换挡轻便，无冲击及噪声；采 用高齿、修形及参数优化等措施可使齿轮传动平稳、噪声低，降低噪声水平已成为提 高变速器质量和设计、工艺水平的关键。随着汽车技术的发展，增力式同步器，双中 间轴变速器，后置常啮合传动齿轮变速器，各种自动、半自动以及电子控制的自动换
挡机构等新结构也相继问世[9] 。
到目前为止变速器主要经历了以下发展阶段：
1) 手动变速器
手动变速器（MT:Manual Transmission）主要采用了齿轮传动的降速原理。变速器内多组传动比不同的齿轮副，而汽车行驶的换挡工作，也就是通过操纵机构式变速器内不同的齿轮副工作。如在低速时，让让传动比大的齿轮副工作，而在高速时让传动比小的齿轮副工作。由于每档的齿轮组的齿数是固定的，所以各档的速度比是个定值。手动变速器是最常见的变速器，它的基本构造用一句话概括，就是两轴一中轴， 即指输入轴、输出轴和中间轴，它们构成了变速器的主体，当然还有一根倒档轴。手动变速器又称为手动齿轮变速器，含有可以在轴向滑动的齿轮，通过不同齿轮的啮合达到变速变矩的目的。手动变速器的换挡操作可以完全遵从驾驶者的意志，且结构简单、故障相对较低、物美价廉。
手动变速器也有自身的缺点：在当今的大城市中，“堵车”现象愈演愈烈，驾驶员需要频繁地踩离合器换挡，体力消耗大，发动机很难工作在最佳的状态，动力性没有完全发挥，经济性差，排气中有害物质含量高，污染严重。
2) 自动变速器
自动变速器（AT:Automatic Transmission）是根据车速和负荷来进行双参数控制，档位根据上面的两个参数来自动升降。AT 与 MT 的共同点，就是二者都是有级式变速器，只不过 AT 能根据车速的快慢来自动实现换挡，可以消除手动变速器“顿挫” 的换挡感觉。AT 的结构与手动变速器相比，液力自动变速器在结构和使用上有很大不同。手动变速器主要由齿轮和轴组成，通过不同的齿轮组合产生变速变矩；而自动变速器是液力变矩器、行星齿轮和液压操纵系统组成，通过液力传递和齿轮组合的方式来达到变速变矩。自动变速器采用液力便举起来代替离合器，因此减少了离合器换挡带来的冲击，档位少变化大，连接平稳，因此容易操作，提高驾驶方便性，减少驾驶
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员的劳动强度，也提高了驾驶员的舒适性。
自动变速器也存在不足之处：一是对速度变化反应慢，没有手动离合器灵敏，因此许多驾驶员选用手动变速器车；二是费油不经济，液力变矩器的传动效率不高，变矩范围有限，近几年引入电子控制技术对此做了改进；三是机构复杂，维修困难。在液力变矩器内告诉循环流动的液压油会产生高温所以要用指定的耐高温液压油。
机械式自动变速器是在传统干式离合器和手动齿轮变速器的基础上改造而 成主要改变了手动换挡操纵部分。 即在手动变速器结构不变的情况下改用电子控
制来实现自动换挡。机械式自动变速器控制单元（简称	ECU）的输入信号有驾驶员的意图（加速踏板的位置和党委的选择） 和汽车的工作状态 （包括发动机转速、节气门开度、车速等）
1) 无级变速器
无级变速器（ CVT：Continuously Variable Transmission	），又称为连续变速式无级变速器。 这种变速器与一般齿轮式自动变速器的最大区别是它省去了复杂而笨重的齿轮组合变速传动。金属带式无级变速器主要包括主动轮组、从动轮
组、金属带和液压泵等基本部件主动和被动工作轮由固定和可动两部分组成，形成 V 型槽，与金属片构成的金属带啮合。当主动轮和被动轮和被动轮可动部分作轴向移动时，相应改变主动轮与从动轮上传动带的接触半径，从而改变传动比。可动轮的轴向移动通过液压控制系统进行连续的调节可实现无级变速。
2) 无限变速式机械无级变速器
无限变速式机械无级变速器（	IVT:Infinitely Variable Transmission		）由英国 Torotrak 公司研发出来，只是业界一直将他视为	CVT，直至 2003 年 3 月在美国底特律举行的	SAE（美国汽车工程师学会）年会上才将他单独分类。	IVT 采用的是一种摩擦板式变速原理。早在	1905 年就出现过这种无级变速器，它由圆盘和滚轮构成，结构简单，但由于摩擦本身带来的能量损耗大，发热量高，传递
转矩小和材料不耐用等缺点， 没有进行批量生产。这种变速器原理便是今天的	IVT 的基础。
IVT 与其它自动变速器之一是不使用变矩器，	Torotrak	公司开发的	IVT 使用了 2 套离合器，驱动力由一套称为	Variato 的装置传递，通过锁止离合器和行星齿轮机构将动力传递至传动轴。	IVT 的核心部分由输入传动盘、输出传动盘分别位于两端，输出传动盘只有	1 个位于中间位置， Variato 传动盘则夹于输入传动盘和输出传动盘中间，他们之间的接触点以润滑油作介质，金金属间不接触，
通过改变 Variato 装置的角度变化而实现传动比的连续而无限的变化	[12] 。
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回顾变速器的技术的发展可以清楚的知道，	变速器作为汽车传动系统的主要组成部分，其技术的发展是衡量汽车技术水平的一项主要依据。	21 世纪能源与环境、先进的制造技术、新型材料技术、信息与控制技术发展的重要领域，这些领
域的科技进步推动了变速器的发展。并且向着节能与环境保护；应用新型材料； 高性能、成本低、微型化；智能化、集成化发展。
1.3 变速器设计面临的主要问题
在汽车工业高速发展的今天，随着世界燃油价格的日益上涨和运用在汽车各种配件上的技术日趋成熟，变速器发展面临的主要问题如下：
1. 如何设计出节能环保、经济型的变速器，将是变速器乃至汽车发展所要面临的一个巨大问题。
2. 自动变速器之所以发展如此迅速是因为它操纵起来简单方便，但同时也减少了驾车乐趣。因此，在不减少驾车娱乐性的同时，又能使操纵更加方便快捷，也是变速器设计时要考虑的一个重要问题。
3. 如何设计出结构简单、传动效率更高、使汽车车速变化更加平稳以及驾车舒适性更高的变速器，则一直都是变速器设计所要攻克的技术难关。
第 2 章	变速器的总体方案设计
2.1 变速器的功用及设计要求
变速器是能固定或分档改变输出轴和输入轴传动比的齿轮传动装置，又称变速箱。它作为汽车动力系统重要的组成部分，主要用于转变从发动机曲轴传出的转矩和转速， 以适应汽车在起步、加速、行驶以及克服各种道路障碍等不同行驶条件下对驱动轮牵引力以及车速的不同需求。此外，变速器还用于使汽车能倒退行驶和在启动发动机以
及汽车滑行或停车时使发动机传动系保持分离；必要时还应有动力输出功能[7] 。
为保证变速器具有良好的工作性能，对变速器应提出如下设计要求： 1.保证汽车有必要的动力性和经济型。
2. 设置空挡。用来切断发动机动力向驱动轮的传输。
3. 设置倒档，使汽车能倒退行驶。
4. 设置动力传输装置，需要时进行功率输出。
5. 换挡迅速、省力、方便。
6. 工作可靠，汽车行驶过程中，变速器不得有跳挡、乱挡以及换挡冲击等现象发生。
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7. 变速器应有高的工作效率。
8. 变速器的工作噪声低。
除此之外，变速器还应该满足轮廓尺寸和质量小、制造成本低、拆装容易、维修方便等要求。
满足汽车必要的动力性和经济性指标，这与变速器挡数、传动比范围和各挡传动比有关。汽车工作的道路条件越复杂、比功率越小，变速器传动比范围越大。
2.2 变速器传动机构的形式选择与结构分析
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。有级变速器根据前进挡的不同可以分为三、四、五档和多档变速器；按其轴中心线的位置又分为固定轴线式、螺旋轴线和综合式。其中固定轴式应用广泛，有两轴式和三轴式之分，前者多用于发动机前置前轮驱动的汽车上，而后者多用于发动机前置后轮驱动的汽车上。
2.2.1 三轴式变速器与两轴式变速器
现代汽车大多采用三轴式变速器。以下是三轴式和两轴式变速器的传动方案。三轴式变速器如图 2.1 所示，其第一周的常啮合齿轮与第二轴的各档齿轮分别与
[image: ]中间轴的相应齿轮啮合，且第一、第二轴同心。将第一、第二轴直接连接起来传递扭矩则称为直接档。此时齿轮、轴承及中间轴均不承载，而第一、第二轴也传递转矩。因此，直接档的传递效率高，磨损及噪声也小，这是三轴式变速器的主要优点。其它前进档需依次经过两对齿轮传递转矩。因此在齿轮中心距较小的情况下仍然可以获得大的一档传动比，这是三轴式变速器的另一优点。其缺点是：除直接档外其他各档的传动效率有所下降。












1. 第一轴；2.第二轴；3.中间轴图 2.1 轿车三轴式四档变速器
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[image: ]1.第一轴；2.第二轴；3.同步器图 2.2 轿车两轴式变速器
两轴式变速器如图 2.2 所示。与三轴式变速器相比，其结构简单、紧凑、噪声低。
轿车多采用前置发动机前轮驱动的布置，因为这种布置使汽车的动力传动系统紧凑、操纵性良好且可使汽车质量降低 6%-10%。两轴式变速器则方便于这种布置且传东西的结构简单。如图所示两轴式变速器的输出轴与主减速器主动齿轮做成一体，当发动机纵置时，主减速器可使用螺旋锥齿轮或双面齿轮；当发动机横置时则可用圆柱齿轮， 从而简化了制造工艺，降低了成本。除倒档常用滑动齿轮外，其他档均采用常啮合齿轮传动；个档的同步器多装在输出轴上，这是因为一档的主动齿轮尺寸小，装同步器有困难；而高档的同步器也可装在输入轴后端如图所示。
两轴式变速器没有直接档因此在高档工作时，齿轮和轴承均承载，因而噪声比较大，也增加了磨损，这是他的缺点。另外低档传动比的上限也受到较大的限制，但这一缺点可通过减小各档传动比同时增大主减速比来取消。
本设计的变速器采用两轴式变速器。
2.2.2 倒档的布置方案
 (
图 
2.3
 倒档布置方案
)常见的倒档结构方案有以下几种：
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图 2.1a 为常见的倒档布置方案。
在前进挡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。此方案广泛应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档时利用了中间轴上的一档齿轮，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。某些轻型货车四档变速器采用此方案。
图 2.1c 所示方案能获得较大的倒档传动比，缺点是换挡程序不合理。
图 2.1d 所示方案针对前者的缺点作了修改，因而经常载货车变速器中使用。图 2.1e 所示方案将中间轴上的一、倒档齿轮做成一体，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 2-61 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
本设计采用图 2f 所示的传动方案。
2.3 变速器主要零件的结构方案分析
变速器的设计方案必需满足使用性能、制造条件、维护方便及三化要求。在确定变速器结构方案时，也要考虑齿轮型式、换挡结构形式、轴承型式等因素。
2.3.1 齿轮型式
齿轮型式有直齿圆柱齿轮和斜齿圆柱齿轮。
有级变速器结构的发展趋势是增多常啮合齿轮副的数目，从而可采用斜齿轮。与直齿圆柱齿轮比较，斜齿圆柱齿轮使用寿命长，工作时噪声低；缺点是制造时稍复杂， 工作时有轴向力。变速器中的常啮合齿轮采用斜齿圆柱齿轮，尽管这样会使斜齿圆柱齿轮数增加，导致变速器的转动惯量增大。
直齿圆柱齿轮仅用于低档和倒档。
2.3.2 换挡结构形式
现在大多数汽车的变速器都采用同步器换挡。采用同步器换挡可保证齿轮在换挡时不受冲击，使齿轮强度得以充分发挥，同时操纵轻便，缩短了换挡时间，从而提高了汽车的加速性、经济性和行驶安全性，此外，该种形式还有利于实现操纵自动化。其缺点是结构复杂，制造精度要求高，轴向尺寸有所增加，铜质同步环的使用寿命较短。目前，同步器广泛用于各式变速器中。
在本设计中所采用的是锁环式同步器，该同步器是依靠摩擦作用实现同步的。但

[image: ]



[image: ]

它可以从结构上保证结合与待啮合的花键齿圈在达到同步之前不可能接触，以免齿间冲击和发生噪声。
2.3.3 轴承型式
变速器轴承采用圆锥滚子轴承、球轴承、滚针轴承、圆柱滚子轴承、滑动轴套等。在本设计中采用圆锥滚子轴承和滚针轴承。
2.4 传动方案的最终确定
[image: ]通过对变速器型式、传动方案及主要零件结构方案的分析与选择，并根据设计任务与要求，最终确定的传动方案如图 2.4



























图 2.4 变速器传动简图



2.5 本章小结
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本章主要对变速器的功用进行了介绍，对变速器传动机构的型式与结构进行了分析对两轴式、三轴式变速器进行了介绍并结合已有的变速器传动方案在本次设计的基础上对变速器的传动方案进行最终的确定，并对变速器上主要零件的结构方案进行了分析与介绍。
第 3 章	变速器主要参数的选择与计算
3.1 设计初始数据

最高车速：	u	=185Km/h
a m ax

 (
e 
max
)发动机功率： P	=74KW

[image: ]

[image: ]
 (
转矩：
)T
e max

=145 N  m
[image: ]

[image: ]

[image: ]

[image: ]
总质量：	m
a

=1353Kg
[image: ]

[image: ]

车轮：	205/55R16	r=315.95
3.2 变速器各挡传动比的确定

[image: ]

[image: ]
初选传动比：
[image: ]=	n r



(3.1)
[image: ]

[image: ]
u
a m ax

i	i
g max 0
[image: ]

[image: ]

式中：	u	—最高车速
a max

n	—发动机最大功率转速

r	—车轮半径
i	—变速器最小传动比 乘用车取 0.85
g max

i	—主减速器传动比
0

[image: ]

[image: ]
T
e max

=9550×

P
[image: ]e max	(3.2)
n
[image: ]

[image: ]
p
74
[image: ]所以， n p=9550× 145 =4874r/min

[image: ]

[image: ]
n r
[image: ]i =0.377×	p

=0.377×

4847  315.95  10 3
0.8  185

=3.9	(3.3)
[image: ]

[image: ]
0	i
g max

u
a max
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最大传动比i	的选择：
g1
①满足最大爬坡度。


Grfcos  sin
i	







（3.4）
[image: ]

[image: ]
g1	T	i 
e max  0   T

式中： G—作用在汽车上的重力，	G  mg ， m  —汽车质量，	g —重力加速度，

G  mg =13530N；

[image: ]

[image: ]
T
e max

—发动机最大转矩， T
e max

=145N.m；
[image: ]

[image: ]

i —主减速器传动比， i =3.9
0	0

[image: ]

[image: ]
	—传动系效率，
T	T

=90%；
[image: ]

[image: ]

r —车轮半径， r =0.316m；
f —滚动阻力系数；
 —爬坡度，取 =16.7°
带入数值计算得ig1  2.52	①
②满足附着条件：

[image: ]

[image: ]
T
[image: ]emax

i	i 
g1 0	T  F


·φ	（3.5）
[image: ]

[image: ]
r	z2

Φ 为附着系数，取值范围为 0.5-0.6，取为 0.6

F	为汽车满载静止于水平面，驱动桥给地面的载荷，这里取 70%mg ；
z2

计算得i	≤5.418 ；	②
g1

由①②得 2.52≤ i	≤5.418 ； 取i	=3.4 ；
g1	g1

[image: ]

[image: ]
i
[image: ]校核最大传动比	g 1
i

3.4
[image: ] 0.8

 4.25	；
[image: ]

[image: ]
g max
在 3.0~4.5 范围内，故符合。其他各挡传动比的确定：
按等比级数原则，一般汽车各挡传动比大致符合如下关系：
[image: ]

[image: ]


[image: ]

[image: ]
[image: ][image: ]ig1  ig 2 i	i

 ig 3 i

 ig 4 i

 q	（3.6）
[image: ]

[image: ]
[image: ][image: ]g 2	g 3	g 4	g 5

式中： q —常数，也就是各挡之间的公比；因此，各挡的传动比为：

i	 q 4 ， i	 q3 ， i	 q2 ， i	 q
g1	g 2	g 3	g 4

[image: ]

[image: ]
[image: ] (
4 
3.2
)q  n1 i	=
g1
所以其他各挡传动比为：

=1.44
[image: ]

[image: ]

i	=3.45， i	= q3 =2.36， i	= q2 =1.64， i	= q  =1.14 ， i	=0.8
g1	g 2	g 3	g 4	g 5

3.1 中心距A 的确定
初选中心距：发动机前置前驱的乘用车变速器中心距 A，可根据发动机排量与变速器中心距 A 的统计数据初选。
 (
3
 
T
i
 
e
 
max
1
g
)A=K	
a

[image: ]

[image: ]
K ——中心距系数； K
a	a

=8.9~9.3.， i
1

——变速器传动比 ，
g

——变速器传动
[image: ]

[image: ]

[image: ]

[image: ]
效率 取
g

=96%， T
e max

——发动机的最大输出转矩，单位为（Nm）；
[image: ]

[image: ]

[image: ]A  (8.9 ~ 9.3)3 145  3.45  0.96  69.6991.43 —72.83 所以 A 初选： 72mm
3.2 齿轮参数
3.2.1 模数
对货车，减小质量比减小噪声更重要，故齿轮应该选用大些的模数；从工艺方面考虑，各挡齿轮应该选用一种模数。
啮合套和同步器的接合齿多数采用渐开线。由于工艺上的原因，同一变速器中的

[image: ]

[image: ]
接合齿模数相同。其取值范围是：乘用车和总质量m
a

在 1.8～14.0t 的货车为 2.0～
[image: ]

[image: ]

[image: ]

[image: ]
3.3 mm；总质量m
a

大于 14.0t 的货车为 3.5～5.0mm。选取较小的模数值可使齿数增多，
[image: ]

[image: ]

有利于换挡如图表 3.1 与表 3.2。
 (
乘用车的发动机排量 
V/L
车型
货车的最大总质量
m 
/t
a
1.0≤V≤1.6
1.6＜V≤2.5
6.0＜ 
m 
≤14
a
m 
＞14.0
a
)表 3.1	汽车变速器齿轮法向模数
[image: ]

[image: ]


 (
模
数
m
/mm
n
2.25～2.75
2.75～3.00
3.50～4.50
4.50~6.00
)



[image: ]表 3.2	汽车变速器常用齿轮模数

	一系列
	1.00
	1.25
	1.50
	2.00
	2.50
	3.00
	4.00
	5.00
	6.00

	二系列
	1.75
	2.25
	2.75
	3.25
	3.50
	3.75
	4.50
	5.50
	——




发动机排量为 1.6L，根据表 2.2.1 及 2.2.2，齿轮的模数定为 2.25-2.75mm。
3.4.2 压力角
理论上对于乘用车，为加大重合度降低噪声应取用 14.5°、15°、16°、16.5° 等小些的压力角；对商用车，为提高齿轮承载能力应选用 22.5°或 25°等大些的压力角。
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°。
3.4.3 螺旋角

实验证明：随着螺旋角的增大，齿的强度也相应提高。在齿轮选用大些的螺旋角时，使齿轮啮合的重合度增加，因而工作平稳、噪声降低。斜齿轮传递转矩时，要产生轴向力并作用到轴承上。
乘用车两轴式变速器螺旋角：20°～25°
3.4.4 齿宽b
直齿b  k m ， k 为齿宽系数，取为 4.5～8.0，取 7.0；
c	c

斜齿b  k m ， k 取为 6.0～8.5。
c	n	c
3.4.5 齿顶高系数
在齿轮加工精度提高以后，包括我国在内，规定齿顶高系数取为 1.00.
3.5 本章小结
本章通过对初始数据的计算确定变速器的最大传动比，然后根据最大传动比，确定挡数及各挡传动比的大小，初选变速器的中心距。然后确定齿轮的模数，压力角， 螺旋角，齿宽等参数，为下一章齿轮参数的计算做准备。


第 4 章	齿轮的设计计算与校核
[image: ]

[image: ]


4.1 齿轮的设计与计算
4.1.1 一挡齿轮齿数的分配
一挡齿轮为斜齿轮，模数为 2.75，初选cos 	=23°

[image: ]

[image: ]
一挡传动比为i
g1

Z
2	（4.1）
Z
[image: ]

[image: ]

为了求Z
1

1

， Z	的齿数，先求其齿数和Z	，
2	h
[image: ]

[image: ]

[image: ]

[image: ]






即Z	=11 Z	=37
1	2
对中心距 A 进行修正

斜齿 Z
h

 2 A cos 	（4.2）
[image: ]m
n

[image: ]= 2  72cos23 =48.2 取整为 48 2.75
[image: ]

[image: ]

[image: ]

[image: ]
因为计算齿数和 Z
h

后，经过取整数使中心距有了变化，所以应根据取定的 Z	和
h
[image: ]

[image: ]

齿轮变位系数重新计算中心距 A ，再以修正后的中心距 A 作为各挡齿轮齿数分配的依

[image: ]

[image: ]
据。
m Z
[image: ]A  	n	h



（	）
 (
=
 
2.75
 
 
11
 
 
37
)=71.7mm	（4.3）
[image: ]
[image: ]

[image: ]
0	2cos	2cos23 

对一挡齿轮进行角度变位：
端面啮合角 	：	tan	=tan	/cos 	（4.4）
t	t	n

 	=21.43°
t
A
啮合角  , ：	cos , = o cos	(4.5)
t	t	A	t

  , =22.03°
t

变位系数之和		 0.42	（4.6）
n

z
[image: ]

[image: ]
查变位系数线图得： u 

2   3.45	
[image: ]z	1
1

 0.47	
2

 0.05
[image: ]

[image: ]


[image: ]

[image: ]
对修正	A

 mn Zh
[image: ]

[image: ]
[image: ]0	2cos
	
[image: ]

[image: ]
  arccos mn

计算一挡齿轮 1、2 参数：

z	 z
[image: ]1
2 A
0

2	 23.56


（4.7）
[image: ]

[image: ]

分度圆直径	d	 m	z	/ cos	=2.75×11/cos23°=33mm
1	n	1

[image: ]

[image: ]
d	 m	z
2	n	2


/ cos	=2.75×37/23°=111mm

[image: ]

[image: ]
齿顶高	h	 h 
a1	an


 	 y
1 n

m =3019mm
n

[image: ]

[image: ]
h	 h 
a 2	an

 	 y
2 n

m =1.76mm
n
[image: ]

[image: ]
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式中：	y
n

（A  A

）/m
0	n

=0.11
[image: ]

[image: ]

[image: ]

[image: ]
y	 
n	n 

 y	= 0.42-0.11 = 0.31
n
[image: ]

[image: ]
	
[image: ]

[image: ]
齿根高	h
f 1

 h 
an

 c  
1

m	=2.145mm
n
[image: ]

[image: ]
	
[image: ]

[image: ]
h	 h	 c  
f 2	an	2

m =3.575mm
n
[image: ]

[image: ]
齿顶圆直径	d	 d	 2h	=36.38mm
a1	1	a1

d	 d	 2h	=114.52mm
a 2	2	a 2

齿根圆直径	d	 d	 2h	=28.71mm
f 1	1	f 1

d	 d	 2h	=103.85mm
f 2	2	f 2

当量齿数	Z	 Z / cos3 	=14.28
v1	1

Z	 Z	/ cos3 	=48.04
v2	2



4.1.2 二挡齿轮齿数的分配
二挡齿轮为斜齿轮，模数为 2.75，初选	=25°


[image: ]i	 Z 4
g 2	Z
3
[image: ]

[image: ]

[image: ]

[image: ]
m  Z
[image: ]A 	n	3
· 
Z	
4
[image: ]

[image: ]
2cos

[image: ]

[image: ]

Z	 Z
3	4

 2 Acos
[image: ]m
n

= 2  72cos25 =48.2 取整为 48
2.75
[image: ]

[image: ]

Z	=14	Z	=34
3	4
对二挡齿轮进行角度变位：
[image: ]

[image: ]

理论中心距	A

 mn Z 3
· 
Z	
[image: ]4


=71.7mm
[image: ]

[image: ]
o	2 cos 

端面压力角	tan =tan	/cos 
t	n

 =21.43°
t


[image: ]

[image: ]
端面啮合角	cos , 
t

o cos
[image: ] (
A
)A	t
[image: ]

[image: ]

[image: ]

[image: ]


变位系数之和	

,  22.03
t

 0.3
[image: ]

[image: ]
n 

[image: ]查变位系数线图得：	u  z z


4  2.33	
n 
3



 0.3 



=0.41
3
[image: ]

[image: ]

	= 	 	 0.11
4	n 3
[image: ]
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对修正	A

 mn Zh
[image: ]

[image: ]
[image: ]0	2cos
m  z	 z	
[image: ]
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二挡齿轮参数：

  arccos	n	3
[image: ]2 A
0



z m

4	 23.56°
[image: ]

[image: ]
分度圆直径	d	
3

3	n	=42mm
[image: ]cos 
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z
[image: ]d		4

m
n	=102mm
[image: ]
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4	cos 
	
[image: ]
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齿顶高	h	
a3

h 	 
an	3
· 
y
n

m =3.355mm
n
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[image: ]

[image: ]
h	 h 
a 4	an

 	 y
4	n

m =1.925mm
n
[image: ]
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式中：	y
n

（A  A

）/m
0	n

= 0.11
[image: ]
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[image: ]
 (
n
)y	 
n 

 y	=0.19
 (
n
)
[image: ]
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齿根高	h
f 3

 h 
an

 c   
n	3

m	=2.31mm
n
[image: ]

[image: ]
h		h 
f 4	an
· 
c 
n
· 
	m
4	n

=3.74mm
[image: ]
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齿顶圆直径	d	 d	 2h	=48.71mm
a3	3	a3

d	 d	 2h	=105.85mm
a 4	4	a 4

齿根圆直径	d	 d	 2h	=37.38mm
f 3	3	f 3

d	 d	 2h	=94.52mm
f 4	4	f 4

当量齿数	z	 z	/ cos3  =18.18
v3	3

z	 z	/ cos3  =44.14
v4	4

4.1.3 三挡齿轮齿数的分配
三挡齿轮为斜齿轮，初选 =22°模数为 2.75

[image: ]i	 Z6
3	Z
5

=1.66
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 (
m
)Z
[image: ]A 	n	5
· 
Z	
6
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得Z =18， Z =30
5	6

2 cos 

Z	 Z	 Z =48
h	5	6
[image: ]
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对三挡齿轮进行角度变为：
理论中心距	A


[image: ] mn Z5
· 
Z 
6



=71.18mm
[image: ]

[image: ]
o	2 cos 


56
[image: ]

[image: ]

端面压力角	tan t =tan n /cos 
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