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1 概述

1.1 变速器概述

变速器的功用是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，使汽车具有适合的牵引力和速度，并同时保持发动机在最有利的工况

范围内工作。为保证汽车倒车以及使发动机和传动系能够分离，变速器具有倒挡

和空挡。在有动力输出需要时，还应有功率输出装置。

对变速器提出如下要求：

1）应保证汽车具有高的动力性和经济性指标。在汽车整体设计时，根据汽

车的总质量、发动机性能及汽车的使用要求，选择合理的变速器的档数及传动比。

2）设置有空档、倒挡和动力输出装置。为保证汽车倒车及使发动机与传动

系统分离，应具有倒挡和空挡。

3）工作可靠。变速器在工作室不应有自动跳档、乱档、同时挂上两个档和

换挡冲击等现象发生。

4）操纵迅速、轻便。为了减轻驾驶员的劳动强度，提高行驶安全性，要求

换挡迅速、轻便、手感好。

5）传动效率高。可采用提高零件的制造及装配质量，设置和使用直接档，

使用适当的润滑油等措施提高变速器的传动效率。

6）应有输出功率的可能，以便于改装车用。

7）重量轻、体积小。影响这个指标的主要参数是变速器的中心距，选用优

质钢材，采用合理的热处理，设计合适的齿形，提高齿轮精度以及选用圆锥滚珠

轴承可以减小中心距。

8）变速器的工作噪声低。采用斜齿传动，合理选择齿轮参数，提高齿轮支

承刚性和提高制造精度等措施减少噪声。

除此之外，变速器还应当满足制造成本低、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与变速器的挡数、传动比范围与各挡传动比有

关。汽车工作的道路条件越复杂、比功率越小，变速器的传动比范围越大。变速

器由变速传动机构和操纵机构组成。变速传动机构可按前进挡数或轴的形式不同

分类，在原有变速传动机构基础上，再附加一个副箱体，就达到增加变速器挡位

数的目的。近年来，变速器操纵机构有向自动操纵方向发展的趋势。



1.2 设计参数

本次课程设计已知主要技术参数如表 1-1 所示。

表 1-1 主要技术参数

数据如下

发动机功率 130kW 最高车速 102.7km/h

转矩 175Nm 总质量 3800kg

最大转矩转速 2900r/min 车轮规格 7.00-16

最高转速 4000r/min 最大爬坡 30%



2 变速器传动机构布置方案

机械式变速器因具有结构简单、传动效率高、制造成本低和工作可靠等优点，

故在不同形式的汽车上得到广泛应用。

2.1 变速器结构形式的确定

三轴式变速器如图 2-1 所示，其第一轴的常啮合齿轮与第二轴的各挡齿轮分

别与中间轴的相应齿轮相啮合，且第一、第二轴同心。将第一、第二轴直接连接

起来传递扭矩称为直接挡，此时，齿轮、轴承及中间轴均不承载，因此直接挡的

传递效率高，磨损及噪音也最小，这是三轴式变速器的主要优点。其他前进挡需

依次经过两对齿轮传递转矩。因此。在齿轮中心距 A较小的情况下仍然可以获得

大的一挡传动比，这是三轴式变速器的另一优点。其缺点是：除直接挡外其他各

挡的传动效率有所下降。

图 2-1 中间轴式变速器

变速器挡位数的增多可提高发动机的功率利用效率、汽车的燃料经济性及平

均车速，从而可提高汽车的运输效率，降低运输成本。有级变速器结构的发展趋

势是增多常啮合齿轮副的数目，从而可采用斜齿圆柱齿轮。后者比直齿圆柱齿轮

有更长的寿命、更低的噪声，虽然其制造稍复杂些且在工作中有轴向力。因此，

在变速器中，除低挡及倒挡齿轮外，直齿圆柱齿轮已被斜齿圆柱齿轮所代替。当

然，常啮合齿轮副数的增多将导致变速器旋转部分总惯性力矩的增大，根据经济

性要求，载货汽车变速器的挡位数不应超过 16；轿车变速器的挡位数不应超过 5。

本设计选用的中间轴式变速器，其挡位数为 5。



2.2 变速器主传动方案

变速器由变速器传动机构和操纵机构组成。三轴四挡传动机构布置形式如图

2—2。

图 2-2 三轴式四挡变速器传动方案

Z1.输入轴常啮合齿轮；Z2.中间轴常啮合齿轮；Z3.第二轴四挡齿轮；Z4.

中间轴四挡齿轮；Z5.第二轴三挡齿轮；Z6.中间轴三挡齿轮；Z7.第二轴二挡齿

轮；Z8.中间轴二挡齿轮；Z9.第二轴一挡齿轮；Z10.中间轴一挡齿轮，倒挡中间

齿轮；Z11.第二轴倒挡齿轮；Z12.倒挡中间齿轮；Z13.中间轴倒挡齿轮；1.壳体；

2.中间轴；3.第一轴；4.四挡同步器总成；5.二三挡同步器总成；6.一档倒挡同

步器总成；7.第二轴；8.倒挡轴



变速器主要参数的选择，挡数、传动比范围、中心距 A、外形尺寸、齿轮参

数、各挡齿轮齿数的分配等；

变速器的设计与校核，齿轮的强度计算、轴的强度计算、同步器和操纵机构

的设计、变速器壳体设计。

绘制图纸，根据设计方案，通过计算机和手绘完成装配图及零件图的绘制。

2.3 倒挡的形式和布置方案

图 2-3 是常见的倒挡布置形式。图 2-3b 所示方案的优点是，换倒挡时利用

了中间轴上一挡主动齿轮，故而缩减了中间轴的长度。但换挡时将有两对齿轮同

时进入啮合，使得换挡困难。图 2-3c 所示的方案，能够获得较大的倒挡传动比，

但缺点就是换挡程序不合理。图 2-3d 所示的方案，针对于前者的缺点进行了修

改，因而取代了图 2-3c 所示方案。图 2-3e 所示的方案是将中间轴上的一挡与倒

挡的齿轮做成了一体，将其的齿宽加长。图 2-3f 所示的方案。可以适用于全部

齿轮副都是常啮合齿轮，换挡时更为轻便。本设计将采用图 2-3f 所示的倒挡方

案。

图 2-3 常见的倒挡布置形式



3 变速器主要参数选择

3.1 设计初始数据

图 3-1 设计参数

数据如下

发动机功率 130kW 最高车速 102.7km/h

转矩 175Nm 总质量 3800kg

最大转矩转速 2900r/min 车轮参数 7.00-16

最高转速 4000r/min 最大爬坡 30%

3.2 确定变速器的各挡传动比

（1）初选传动比：

把最高档作为直接挡,i5=1

确定主减速器的传动比：

Umax = 0.377
npr

igmini0
（3-1）

式中：

Umax ——最高车速（102.7Km/h）；

np ——发动机转速（4000r/min）；

r ——车轮半径，（0.367m）；

igmin ——变速器最小传动比；

i0 ——主减速器传动比；

所以得主减速器传动比计算公式：

i0 = 0.377
rnp

Umaxig5
= 0.377

0.367×4000

102.7×1
= 5.83 （3-2）

（2）选择确定一挡传动比：

在确定变速器一档传动比 ig1时,需要考虑驱动条件和附着条件。为了满足驱

动条件，其值应符合下式子：

ig1 ≥
mg(fcosα+sinα)r

T0.018maxi0η
=

3800×10×(0.018×cos16.7+sin16.7)×0.367

175×5.83×0.849
= 4.90 （3-3）

式中：



m——汽车总质量 3800kg；

g——重力加速度，10；

Temax——发动机最大转矩 175Nm；

r——车轮半径 0.367m；

ɳ——汽车传动效率，取η=0.849；

f——滚动阻力系数，取 f=0.018；

α——爬坡度，取α=16.7 °；

i0——主减速器传动比；

ig1 ≤
Gr∅

Temaxi0η
=

38000×0.367×0.8

175×5.83×0.849
= 12.88 （3-4）

φ——道路附着系数 0.8；

（3）确定其他各挡传动比：

按等比级数原则分配其他各挡位传动比：

i1

i2
=

i2

i3
=

i3

i4
=

i4

i5
=

i5

i6
= . . . =

ig−1

ig
q （3-5）

式中：q为常数，各挡之间的公比；

即：

q =
n−1 i1

i5
=

4−1 12.87

1
= 2.34 (3-6)

i1=12.87 ,i2=i1/q=5.50 ,i3=i2/q=2.34 ，i4=i3/q=1.00 。

3.3 中心距的选择

初选中心距时，可根据公式

A = KA
3 Temaxi1ηg （3-7）

式中：

A——变速器中心距（mm）；

KA——中心距系数：KA=8.6~9.6；

Temax——发动机最大转矩 175Nm；

i1——变速器一挡传动比，12.87 ；

ɳg——变速器传动效率，取 0.96；

则:

中心距最小值



A = KA
3 T0.96maxi1ηg = 8.6 ×

3
175 × 12.87 × 0.96 = 111.21

(3-8)

中心距最大值

A = KA
3 T0.96maxi1ηg = 9.6 ×

3
175 × 12.87 × 0.96 = 124.14

(3-9)

所以初选中心距 A=121mm。

3.4 齿轮参数

3.4.1 模数

齿轮模数是一个重要的参数，影响它的选取因素有很多，如齿轮的强度、质

量、噪声、工艺要求等。

对于乘用车，减少工作噪声有较为重要的意义，所以模数应选用的小些。

啮合套和同步器的接合齿多数采用渐开线齿形。由于工艺上的原因，同一变

速器中的接合齿模数相同。其取用范围：乘用车和总质量在 1.8~14.0t 的货车为

2.0~3.5mm。

图 3-2 汽车变速器齿轮法向模数

车型

乘用车的发动机排量 V/L 货车的最大总质量 ma/t

1.0<V≤ 1.6 1.6 < V ≤ 2.5
6.0 < ma

≤ 14.0
ma > 14.0

模数 mn/mm 2.25～2.75 2.75～3.00 3.50～4.50 4.50～6.00

变速器齿轮模数的选取还要考虑到齿轮的性能校核，结合后面的齿轮校核，

本设计取取前进档 mn=2.75，倒挡模数 m=5.5。

3.4.2 压力角

理论上对于乘用车，为加大重合度以降低噪声应取用 14.5°、15°、16°、

16.5°等小的压力角；对于商用车，可以选用 22.5°或 25°等大的压力角以提

高齿轮承载的能力。

由于国家规定的标准压力角是 20°，所以变速器齿轮普遍采用的压力角为

20°。



3.4.3 螺旋角

如果螺旋角越大，齿的强度也会越高。但是当螺旋角大于 30°时，齿轮的

抗弯强度会大幅度下降，但接触强度仍会继续上升。所以，以提高抵挡齿轮的抗

弯曲强度来说，并不建议用过大的螺旋角，以 15°~25°为宜；然而从提高高挡

齿轮的接触强度和增加重合度来看，当选用较大的螺旋角。

斜齿轮螺旋角的选用范围为：22°~34°

本设计取 30°

3.4.4 齿宽 b

选择齿宽时要注意齿宽对变速器的轴向尺寸、质量、齿轮工作平稳性、齿轮

强度和齿轮工作时的受力均匀程度等均有影响。

通常根据齿轮模数 mn的大小来选定齿宽：

直齿 b = kcm，kc为齿宽系数，取值范围为 4.5~8.0；

斜齿 b = kcmn，kc为齿宽系数，取值范围为 6.0~8.5，

本此设计中主动齿轮选取 Kc=7,从动齿轮 Kc=7。

3.4.5 齿顶高系数

在齿轮加工精度提高以后，短齿制齿轮不再被采用，包括我国在内，规定齿

顶高系数取为 1。

3.5 各挡齿数的分配

3.5.1 确定一挡齿轮的齿数

一挡传动比为 i1=7.36

如果Z9和Z10的齿数确定了，则Z2和Z1的传动比可求出，为了求Z9和Z10的齿

数，先求其齿数和

一挡齿轮为斜齿轮，初选β=30°，mn=2.75

一挡齿轮副齿数和为

Zh =
2Acosβ

mn
=

2×121×cos30

2.75
= 76.21 (3-10)

取 Zh=76

一挡小齿轮齿数Z10=17，Z9=59。

3.5.2 对中心距 A进行修正

在计算齿数和 Zh之后，由于取整数而让中心距离有了改变，所以需要根据



所取的 Zh和齿轮变位系数进行重新计算中心距 A，然后再以重新计算过的中心距

A0当作其他各挡齿数分布的依据。

A =
mnZh

2cosβ
=

2.75×76

2×cos30
= 120.67 (3-11)

取整 A0=121

重算螺旋角

β = arccos
mnZh

2A
= arccos

2.75×76

2×121
= 30.273 (3-12)

对一挡齿轮进行角度变位：

端面压力角

αt = arctan(
tanαn

cosβ
) = arctan(

tan20

cos30.273
) = 0.399 (3-13)

at=22.852 °

端面啮合角

αt
' = arccos(

A0

A
cosαt) = arccos(

121

120.67
cos22.852) = 0.392 (3-14)

at'=22.473 °

变位系数之和

ξnε =
(Z10+Z9)(invαt

'−invαt)

2tanαn
=

(17+59)(inv22.473−inv22.852)

2tan20
=− 0.120 (3-15)

查变位系数线图得：ξ10=0.382 ，ξ9=-0.502 。

分度圆直径：

d9 =
mnz9

cosβ
=

2.75×59

cos30.273
= 187.868 (3-16)

计算 d10

d10 =
mnz10

cosβ
=

2.75×17

cos30.273
= 54.132 (3-17)

齿顶高：

ha9 = han
∗ + ξ9 − ∆yn mn = 1 +− 0.502 −− 0.242 × 2.75 = 2.035

(3-18)

计算

ha10 = han
∗ + ξ10 − ∆yn mn = 1 + 0.382 −− 0.242 × 2.75 = 4.464

(3-19)

式中：



yn =
A−A0

mn
=

121−120.67

2.75
= 0.121 (3-10)

计算

∆yn = ξn∑ − yn =− 0.120 − 0.121 =− 0.242 (3-21)

齿根高：

h2.759 = han
∗ + Cn

∗ − ξ9 mn = 1 + 0.25 −− 0.502 × 2.75 = 4.818

(3-22)

计算

h2.7510 = han
∗ + Cn

∗ − ζ10 mn = 1 + 0.25 − 0.382 × 2.75 = 2.388

(3-23)

齿全高

h9=ha9+hf9=2.035 +4.818 =6.852

齿顶圆直径：

da9 = d9 + 2ha9 = 187.868 + 2 × 2.035 = 191.938 (3-24)

计算

da10 = d10 + 2ha10 = 54.132 + 2 × 4.464 = 63.060 (3-25)

齿根圆直径：

df9 = d9 − 2hf9 = 187.868 − 2 × 4.818 = 178.233 (3-26)

计算

df10 = d10 − 2hf10 = 54.132 − 2 × 2.388 = 49.355 (3-27)

当量齿数：

Zv9 =
z9

cos3β
=

59

cos330.273
= 91.6 (3-28)

计算

Zv10 =
z10

cos3β
=

17

cos330.273
= 26.4 (3-29)

3.5.3 确定长啮合齿轮副的齿数

常啮合传动齿轮的传动比

Z2

Z1
= i1

Z10

Z9
= 12.87 ×

17

59
= 3.71 （3-30）

常啮合传动齿轮的中心距离与一挡齿轮的中心距离一样,模数一样，所以齿

数和一样



Zh=76

可得 Z1=16 ,Z2=60

对常啮合齿轮进行角度变位：

变位系数之和跟一档一样

ξnε=-0.120

查变位系数线图得：ξ1=0.382 ，ξ2=-0.502 。

分度圆直径：

d1 =
mnz1

cosβ
=

2.75×16

cos30.273
= 50.947 (3-31)

计算

d2 =
mnz2

cosβ
=

2.75×60

cos30.273
= 191.053 (3-32)

齿顶高：

ha1 = han
∗ + ξ1 − ∆yn mn = 1 + 0.382 −− 0.242 × 2.75 = 4.464

(3-33)

计算

ha2 = han
∗ + ξ2 − ∆yn mn = 1 +− 0.502 −− 0.242 × 2.75 = 2.035

(3-34)

式中：

yn =
A−A0

mn
=

121−120.67

2.75
= 0.121 (3-35)

计算

∆yn = ξn∑ − yn =− 0.120 − 0.121 =− 0.242 (3-36)

齿根高：

hf1 = han
∗ + Cn

∗ − ξ1 mn = 1 + 0.25 − 0.382 × 2.75 = 2.388

(3-37)

计算

hf2 = han
∗ + Cn

∗ − ζ2 mn = 1 + 0.25 −− 0.502 × 2.75 = 4.818

(3-38)

齿全高

h1=ha1+hf1=4.464 +2.388 =6.852 （3-39）



齿顶圆直径：

da1 = d1 + 2ha1 = 50.947 + 2 × 4.464 = 59.876 (3-40)

计算

da2 = d2 + 2ha2 = 191.053 + 2 × 2.035 = 195.122 (3-41)

齿根圆直径：

d46.1711 = d1 − 2h46.1711 = 50.947 − 2 × 2.388 = 46.171

(3-42)

计算

d181.4172 = d2 − 2h2 = 191.053 − 2 × 4.818 = 181.417

(3-43)

当量齿数：

Zv1 =
z1

cos3β
=

16

cos330.273
= 24.8 (3-44)

计算

Zv2 =
z2

cos3β
=

60

cos330.273
= 93.1 (3-45)

3.5.4 确定其他各挡的齿数

（1）二挡齿轮为斜齿轮，模数与一挡齿轮相同。

Z7

Z8
= i2

Z1

Z2
= 5.50 ×

16

60
= 1.467 （3-46）

二档传动齿轮的中心距离与一挡齿轮的中心距离一样,模数一样，所以齿数

和一样

Zh=76 可得 Z7=45 ,Z8=31

变位系数之和一样

ξnε=-0.120

查变位系数线图得：ξ7=-0.193 ，ξ8=0.073 。

分度圆直径：

d7 =
mnz7

cosβ
=

2.75×45

cos30.273
= 143.289 (3-47)

计算

d8 =
mnz8

cosβ
=

2.75×31

cos30.273
= 98.711 (3-48)

齿顶高：



ha7 = han
∗ + ξ7 − ∆yn mn = 1 +− 0.193 −− 0.242 × 2.75 = 2.884

(3-49)

计算

ha8 = han
∗ + ξ8 − ∆yn mn = 1 + 0.073 −− 0.242 × 2.75 = 3.615

(3-50)

式中：

yn =
A−A0

mn
=

121−120.67

2.75
= 0.121 (3-51)

计算

∆yn = ξn∑ − yn =− 0.120 − 0.121 =− 0.242 (3-52)

齿根高：

hf7 = han
∗ + Cn

∗ − ξ7 mn = 1 + 0.25 −− 0.193 × 2.75 = 3.968

(3-53)

计算

hf8 = han
∗ + Cn

∗ − ζ8 mn = 1 + 0.25 − 0.073 × 2.75 = 3.238

(3-54)

齿全高

ha=ha7+hf7=2.884 +3.968 =6.852

齿顶圆直径：

da7 = d7 + 2ha7 = 143.289 + 2 × 2.884 = 149.058 (3-56)

计算

da8 = d8 + 2ha8 = 98.711 + 2 × 3.615 = 105.940 (3-57)

齿根圆直径：

df7 = d7 − 2hf7 = 143.289 − 2 × 3.968 = 135.353 (3-58)

计算

df8 = d8 − 2hf8 = 98.711 − 2 × 3.238 = 92.235 (3-59)

当量齿数：

Zv7 =
z7

cos3β
=

45

cos330.273
= 69.9 (3-60)

计算



Zv8 =
z8

cos3β
=

31

cos330.273
= 48.1 (3-61)

（2）三挡齿轮也是斜齿轮，模数为 2.75。

Z5

Z6
= i3

Z1

Z2
= 2.34 ×

16

60
= 0.62 （3-62）

三档传动齿轮的中心距离与一挡齿轮的中心距离一样，模数一样所以齿数和

一样

Zh=76

可得 Z5=29 ,Z6=47

变位系数之和一样

ξnε=-0.120

查变位系数线图得：ξ5=-0.085 ，ξ6=-0.035 。

分度圆直径：

d5 =
mnz5

cosβ
=

2.75×29

cos30.273
= 92.342 (3-63)

计算

d6 =
mnz6

cosβ
=

2.75×47

cos30.273
= 149.658 (3-64)

齿顶高：

ha5 = han
∗ + ξ5 − ∆yn mn = 1 +− 0.085 −− 0.242 × 2.75 = 3.318

(3-65)

计算

ha6 = han
∗ + ξ6 − ∆yn mn = 1 +− 0.035 −− 0.242 × 2.75 = 3.181

(3-66)

式中：

yn =
A−A0

mn
=

121−120.67

2.75
= 0.121 (3-67)

计算

∆yn = ξn∑ − yn =− 0.120 − 0.121 =− 0.242 (3-68)

齿根高：

hf5 = han
∗ + Cn

∗ − ξ5 mn = 1 + 0.25 −− 0.085 × 2.75 = 3.535

(3-69)



计算

hf6 = han
∗ + Cn

∗ − ζ6 mn = 1 + 0.25 −− 0.035 × 2.75 = 3.671

(3-70)

齿全高

h5=ha5+hf5=3.318 +3.535 =6.852

齿顶圆直径：

da5 = d5 + 2ha5 = 92.342 + 2 × 3.318 = 98.977 (3-71)

计算

da6 = d6 + 2ha6 = 149.658 + 2 × 3.181 = 156.020 (3-72)

齿根圆直径：

df5 = d5 − 2hf5 = 92.342 − 2 × 3.535 = 85.272 (3-73)

计算

df6 = d6 − 2hf6 = 149.658 − 2 × 3.671 = 142.315 (3-74)

当量齿数：

Zv5 =
z5

cos3β
=

29

cos330.273
= 45.0 (3-75)

计算

Zv6 =
z6

cos3β
=

47

cos330.273
= 73.0 (3-76)

（3）四挡齿轮也是斜齿轮，模数为 2.75，初选螺旋角β=25°

Z3
Z4

= i4
Z1
Z2

1.00 ×
16

60
= 0.27

四挡传动齿轮的中心距离与一挡齿轮的中心距离一样,模数一样所以齿数和

一样

Zh=76

可得 Z3=16 ,Z4=60

变为系数和一样

ξnε=-0.120

查变位系数线图得：ξ3=-0.035 ，ξ4=-0.085 。

分度圆直径：

d3 =
mnz3

cosβ
=

2.75×16

cos30.273
= 50.947 (3-77)



计算

d4 =
mnz4

cosβ
=

2.75×60

cos30.273
= 191.053 (3-78)

齿顶高：

ha3 = han
∗ + ξ3 − ∆yn mn = 1 +− 0.035 −− 0.242 × 2.75 = 3.318

(3-79)

计算

ha4 = han
∗ + ξ4 − ∆yn mn = 1 +− 0.085 −− 0.242 × 2.75 = 3.181

(3-80)

式中：

yn =
A−A0

mn
=

121−120.67

2.75
= 0.121 (3-81)

计算

∆yn = ξn∑ − yn =− 0.120 − 0.121 =− 0.242 (3-82)

齿根高：

hf3 = han
∗ + Cn

∗ − ξ3 mn = 1 + 0.25 −− 0.035 × 2.75 = 3.535

(3-83)

计算

hf4 = han
∗ + Cn

∗ − ζ4 mn = 1 + 0.25 −− 0.085 × 2.75 = 3.671

(3-84)

齿全高

h3=ha3+hf3=3.318 +3.535 =6.852 （3-85）

齿顶圆直径：

da3 = d3 + 2ha3 = 50.947 + 2 × 3.318 = 57.583 (3-86)

计算

da4 = d4 + 2ha4 = 191.053 + 2 × 3.181 = 197.415 (3-87)

齿根圆直径：

df3 = d3 − 2hf3 = 50.947 − 2 × 3.535 = 43.878 (3-88)

计算

df4 = d4 − 2hf4 = 191.053 − 2 × 3.671 = 183.710 (3-89)



当量齿数：

Zv3 =
z3

cos3β
=

16

cos330.273
= 24.8 (3-90)

计算

Zv4 =
z4

cos3β
=

60

cos330.273
= 93.1 (3-91)

（4）确定倒挡齿轮齿数

倒挡齿轮是采用直齿，模数为 5.5，倒挡中间齿轮Z12的齿数，一般在 21~23

之间，初选 Z12=21，计算中心轴与倒挡轴的中心距离A'，设 Z13=17，则

A' =
1

2
m Z12 + Z13 =

1

2
× 5.5 × 21 + 17 = 104.5mm (3-92)

为确保倒挡齿轮的啮合不发生影响，齿轮 Z11和 Z13之间的齿顶圆应保持在

0.5mm 以上的间隙，本次设计间隙初设为δ=5.5mm，所以齿轮 Z11的齿顶圆直径

A =
De11

2
+ 0.5 +

De13

2

则:

De11 = 2A − De13 − 2δ = 2 × 121 − 104.5 − 2 × 5.5 = 126.5mm

(3-93)

计算

Z11 =
De11

mn
− 2 =

126.5

5.5
− 2 = 21.00 mm (3-94)

取整为 Z9=21

倒挡轴和第二轴的中心距 A''：

A'' =
m Z11+Z12

2
=

5.5× 21+21

2
= 115.50 (3-95)

计算倒挡传动比：

i倒 =
Z2Z12Z11
Z1Z13Z12

=
60 × 21 × 21

16 × 17 × 21
= 4.63

倒挡齿轮参数

分度圆直径：

d11=z11m=21 ×5.5=115.5mm (3-96)

d12=z12m=21×5.5=115.5mm (3-97)

d13=z13m=17×5.5=93.5mm (3-98)

齿顶高：



ha11=ha

*m=5.5mm (3-99)

ha12=ha

*
m=5.5mm (3-100)

ha13=ha

*
m=5.5mm (3-101)

齿根高：

hf11=(ha

*+cn

*)m=(1+0.25)×5.5=6.875mm (3-102)

hf12=(ha

*+cn

*)m=(1+0.25)×5.5=6.875mm (3-103)

hf13=(ha

*
+cn

*
)m=(1+0.25)×5.5=6.875mm (3-104)

齿全高：

h=ha11+hf11=5.5+6.875=12.375mm (3-105)

齿顶圆直径：

da11=d11+2ha11=115.5+2×5.5=126.5mm (3-106)

da12=d12+2ha12=115.5+2×5.5=126.5mm (3-107)

da13=d13+2ha13=93.5+2×5.5=104.5mm (3-108)

齿根圆直径：

df11=d11-2hf11=115.5-2×6.875=101.75mm (3-109)

df12=d12-2hf12=115.5-2×6.875=101.75mm (3-110)

df13=d13-2hf13=93.5-2×6.875=79.75mm (3-111)



4 齿轮校核

（1）符合工作时的标准

对于在不同的工作条件下，会对齿轮传动有不一样的标准，进而也会对齿轮

材料有不一样的选择。然而，对于一般的动力传递齿轮，需要有强度和耐磨性，

同时必须表面是硬的，齿芯是软的。

（2）选择合理对应的材料

对硬度小于等于 350HBS 的软齿面齿轮，小齿轮材料硬度应略大于大齿轮，

且两齿轮硬度差应在 30~50HBS 左右。而且，因为其他工艺上的原因，大小齿轮

应该选择不一样的材料。

（3）考虑加工工艺以及热处理工艺

变速器齿轮渗碳层深度应从一下选择

m法≤3.5 时渗碳层深度 0.8~1.2

m 法≥3.5 时渗碳层深度 0.9~1.3

m 法≥3.5 时渗碳层深度 1.0~1.3

表面硬度 HBS58~63；心部硬度 HRC33~48。

对于氰化齿轮，氰化层深度应小于 0.2；表度 HBS48~53。

4.1 计算各轴的转矩

发动机最大转矩 250Nm，齿轮传动效率η齿=0.99，离合器传动效率η离=0.98，

轴承传动效率为η承=0.96。

表 4-1 各轴转矩

轴 公式 结果

一轴 T1 = Temaxη离η承 164.64

中间轴 T2 = T1η承η齿i7 586.78

二轴一挡

T3 = T2η承η齿ix

1935.45

二档 809.53

三挡 344.10

四挡 148.71

常啮合 162.99



倒挡 2583.34

倒挡轴 T4 = T2η承η齿iy 688.89

4.2 齿轮强度计算

4.2.1 轮齿弯曲强度计算

直齿轮和低档斜齿轮的弯曲应力＜850Mpa，常啮合和高档直齿轮弯曲应力＜

350Mpa。

（1）倒挡直齿轮弯曲应力σw

σw =
2TgKσKf

πm3zKcy
（4-1）

式中：σw——弯曲应力（MPa）；

Tg——计算载荷（N·mm）；

Kσ——应力集中系数，可取近似值 Kσ=1.65；

Kf——摩擦力影响系数，主、从动齿轮在啮合点上的摩擦力方向不同，

对弯曲应力的影响也不同；主动齿轮 Kf=1.1，从动齿轮 Kf=0.9；

Kc——齿宽系数 7；

m——模数 5.5；

y——齿形系数；



图 4-1 齿形系数图

当计算载荷取作用到变速器第一轴上的最大转矩 Temax时，倒挡直齿轮许用弯

曲应力应＜850Mpa。

倒挡主动齿轮 Z13=17，查齿形系数图 4-1 得 y13=0.120 ,带入式（4-1）得

σw13 =
2T2KσK17×1000

πm3Z13Kcy13
=

2×586.78×1.65×1.1×1000

π×5.53×17×7×0.120
= 286 Mpa (4-2)

倒挡传动齿轮 Z12=21，查齿形系数图得 y12=0.129 ,带入式（4-1）得

σw12 =
2T4KσK21×1000

πm3Z12Kcy12
=

2×688.89×1.65×0.9×1000

π×5.53×21×7×0.129
= 207 Mpa (4-3)

倒挡从动齿轮 Z11=21，查齿形系数图得 y11=0.129 ,带入式（4-1）得

σw11 =
2T3KσK21×1000

πm3Z11Kcy11
=

2×2583.34×1.65×0.9×1000

π×5.53×21×7×0.129
= 777 Mpa (4-4)

计算表明σw13、σw12、σw11弯曲应力σw < [σw]，则齿轮 Z13、Z12、Z11抗弯曲强

度足够。

（2）斜齿轮弯曲应力σw

σw =
2TgcosβKσ

πm3zKcyKε
（4-5）

式中：σw——弯曲应力（MPa）；

Tg——计算载荷（N·mm）；



Kσ——应力集中系数，可取近似值Kσ =1.65；

m——法向模数 2.75；

y——齿形系数，可按齿数和变位系数查得；

β——斜齿轮螺旋角 30.273 °；

z——齿数；

Kc——齿宽系数 7；

Kε——重合度影响系数，Kε =2；

1）计算一挡齿轮 Z9Z10的弯曲应力σw9、σw10：

Z9=59，查齿形系数图得 y9=0.143 ,带入（4-5）式得

σw9 =
2T3cosβKσ×1000

πm3Z9Kcy9Kε
=

2×1935.45×cos30.273×1.65×1000

π×2.753×59×7×0.143×2
= 714 Mpa (4-6)

Z10=17，查齿形系数图得 y10=0.161 ,带入（4-5）式得

σw10 =
2T2cosβKσ×1000

πm3Z10Kcy10Kε
=

2×586.78×cos30.273×1.65×1000

π×2.753×17×7×0.161×2
= 667 Mpa (4-7)

2）计算二档齿轮 Z7Z8的弯曲应力σw7、σw8：

Z7=45，查齿形系数图得 y7=0.129 ,带入（4-5）式得

σw7 =
2T3cosβKσ×1000

πm3Z7Kcy7Kε
=

2×809.53×cos30.273×1.65×1000

π×2.753×45×7×0.129×2
= 433 Mpa (4-8)

Z8=31，查齿形系数图得 y8=0.150 ,带入（4-5）式得

σw8 =
2T2cosβKσ×1000

πm3Z8Kcy8Kε
=

2×586.78×cos30.273×1.65×1000

π×2.753×31×7×0.150×2
= 393 Mpa (4-9)

3）计算三档齿轮 Z5Z6的弯曲应力σw5、σw6：

Z5=29，查齿形系数图得 y5=0.130 ,带入上式得

σw5 =
2T3cosβKσ×1000

πm3Z5Kcy5Kε
=

2×344.10×cos30.273×1.65×1000

π×2.753×29×7×0.130×2
= 284 Mpa (4-10)

Z6=47，查齿形系数图得 y6=0.163 ,带入（4-5）式得

σw6 =
2T2cosβKσ×1000

πm3Z6Kcy6Kε
=

2×586.78×cos30.273×1.65×1000

π×2.753×47×7×0.163×2
= 239 Mpa (4-11)

4）计算三档齿轮 Z3Z4的弯曲应力σw3、σw4：

Z3=16，查齿形系数图得 y3=0.117 ,带入上式得

σw3 =
2T3cosβKσ×1000

πm3Z3Kcy3Kε
=

2×148.71×cos30.273×1.65×1000

π×2.753×16×7×0.117×2
= 247 Mpa (4-12)

Z4=42，查齿形系数图得 y4=0.149,带入（4-5）式得



σw4 =
2T2cosβKσ×1000

πm3Z4Kcy4Kε
=

2×60×cos30.273×1.65×1000

π×2.753×60×7×0.152×2
= 200 Mpa (4-13)

5）计算常啮合齿轮 Z1Z2的弯曲应力σw1、σw2：

Z1=16，查齿形系数图得 y1=0.160 ,带入（4-5）式得

σw1 =
2T1cosβKσ×1000

πm3Z1Kcy1Kε
=

2×164.64×cos30.273×1.65×1000

π×2.753×16×7×0.160×2
= 200 Mpa (4-14)

Z2=60，查齿形系数图得 y2=0.144 ,带入（4-5）式得

σw2 =
2T2cosβKσ×1000

πm3Z2Kcy2Kε
=

2×586.78×cos30.273×1.65×1000

π×2.753×60×7×0.144×2
= 211 Mpa (4-15)

根据前述计算结果和应力对比结果，故弯曲强度足够。

4.2.2 齿轮接触应力δj计算

σj = 0.418
FE

b

1

ρz
+

1

ρb
（4-16）

式中：σj——轮齿的接触应力（MPa）；

Tg——计算载荷（N·mm）；

F——齿面上的法向力（N），F=
F1

cosαcosβ

F1——圆周力（N），F1 =
2Tg

d
；

d——节圆直径（mm）；

α——节点处压力角 20°；

β——齿轮螺旋角 30.273 °；

E——齿轮材料的弹性模量，合金钢取 E = 2.06 × 105（MPa）；

b——齿轮接触的实际宽度（直齿轮 38.5mm，斜齿轮 19.25mm）；

ρz、ρb——主、从齿轮节点处的曲率半径（mm），直齿轮ρz = rz sin α、ρb =

rb sin α，斜齿轮ρz = (rz sin α )/cos
2β、ρb = (rb sin α )/cos

2β, rz, rb为主从动齿

轮节圆半径。

将作用在变速器第一轴上的载荷 Temax/2 作为计算载荷。

表 4-2 各轴转矩

轴 公式 结果

一轴 T5 = T1/2 82

中间轴 T6 = T2/2 293



二轴一挡

T7 = T3/2

968

二档 405

三挡 172

四挡 74

常啮合 81

倒挡 1292

倒挡轴 T8 = T4/2 344

齿轮齿宽按下式计算。

b = Kcmn

表 4-3 变速器齿轮的许用接触应力

齿轮
σj/MPa

渗碳齿轮 液体碳氮共渗齿轮

一挡和倒挡 1900~2000 950~1000

常啮合齿轮和高挡 1300~1400 650~700

（1）计算一挡齿轮接触应力σj：

ρZ9 =
r9
' sinα

cos2β
=

93.934×sin20

cos230.273
= 43.074 (4-17)

计算

ρZ10 =
r10
' sinα

cos2β
=

27.066×sin20

cos230.273
= 12.411 (4-18)

计算

σj9 = 0.418
T7E×1000

bd9 cos α cos β

1

ρZ9
+

1

ρZ0
=

0.418
968×206000×1000

19.25×187.868×cos20×cos 30.273

1

43.074
+

1

12.411
= 1000 (4-19)

计算

σj10 = 0.418
T6E×1000

bd10 cosα cosβ

1

ρZ9
+

1

ρZ10
=

0.418
293×206000×1000

19.25×54.132×cos20×cos 25.842

1

43.074
+

1

12.41
= 1026 (4-20)

计算

所以一挡齿轮符合条件。



（2）计算二挡齿轮接触应力σj：

ρZ7 =
r7
' sinα

cos2β
=

71.645×sin20

cos230.273
= 32.853 (4-21)

计算

ρZ8 =
r8
' sinα

cos2β
=

49.355×sin20

cos230.273
= 22.632 (4-22)

计算

σj7 = 0.418
T7E×1000

bd7 cosα cosβ

1

ρZ7
+

1

ρZ8
=

0.418
405×206000×1000

19.25×143.289×cos20×cos30.273

1

32.853
+

1

22.63
= 628 (4-23)

计算

σj8 = 0.418
T6E×1000

bd8 cosα cosβ

1

ρZ7
+

1

ρZ8
=

0.418
293×206000×1000

19.25×98.711×cos20×cos30.273

1

32.853
+

1

22.63
= 644 (4-24)

所以二挡齿轮符合条件。

（3）计算三挡齿轮接触应力σj：

ρZ5 =
r5
' sinα

cos2β
=

46.171×sin20

cos230.273
= 21.172 (4-25)

计算

ρZ6 =
r6
' sinα

cos2β
=

74.829×sin20

cos230.273
= 34.313 (4-26)

计算

σj5 = 0.418
T7E×1000

bd5 cosα cosβ

1

ρZ5
+

1

ρZ6
=

0.418
172×206000×1000

19.25×92.342×cos20×cos30.273

1

21.172
+

1

34.31
= 516 (4-27)

计算

σj6 = 0.418
T6E×1000

bd6 cosα cosβ

1

ρZ5
+

1

ρZ6
=

0.418
293×206000×1000

19.25×149.658×cos20×cos30.273

1

21.172
+

1

34.31
= 529 (4-28)

所以三挡齿轮符合条件。

（4）计算四挡齿轮接触应力σj：

ρZ3 =
r3
' sinα

cos2β
=

25.474×sin20

cos230.273
= 25.474 (4-29)



计算

ρZ4 =
r4
' sinα

cos2β
=

95.526×sin20

cos230.273
= 43.804 (4-30)

计算

σj3 = 0.418
T7E×1000

bd3 cosα cosβ

1

ρZ3
+

1

ρZ4
=

0.418
74×206000×1000

19.25×50.947×cos20×cos30.273

1

11.681
+

1

43.80
= 544 (4-31)

计算

σj4 = 0.418
T6E×1000

bd4 cosα cosβ

1

ρZ3
+

1

ρZ4
=

0.418
293×206000×1000

19.25×191.053×cos20×cos30.273

1

11.681
+

1

43.80
= 558 (4-32)

所以四档齿轮符合条件。

（4）计算长啮合齿轮接触应力σj：

ρZ1 =
r1
' sinα

cos2β
=

25.474×sin20

cos230.273
= 11.681 (4-33)

计算

ρZ2 =
r2
' sinα

cos2β
=

95.526×sin20

cos230.273
= 43.804 (4-34)

计算

σj1 = 0.418
T5E×1000

bd1 cosα cosβ

1

ρZ1
+

1

ρZ2
=

0.418
82×206000×1000

19.25×50.947×cos20×cos30.273

1

11.681
+

1

43.80
= 572 (4-35)

计算

σj2 = 0.418
T6E×1000

bd2 cosα cosβ

1

ρZ1
+

1

ρZ2
=

0.418
293×206000×1000

19.25×191.053×cos20×cos30.273

1

11.681
+

1

43.80
= 558 (4-36)

所以常啮合齿轮符合条件。

（5）计算倒挡齿轮接触应力σj：

ρZ11 =
r11
' sinα

cos2β
=

57.75×sin20

cos20
= 19.752 (4-37)

计算

ρZ12 =
r12
' sinα

cos2β
=

57.75×sin20

cos20
= 19.752 (4-38)



计算

ρZ13 =
r13
' sinα

cos2β
=

46.75×sin20

cos20
= 15.989 (4-39)

计算

σj11 = 0.418
T7E×1000

bd11 cosα cosβ

1

ρZ11
+

1

ρZ12
=

0.418
1292×206000×1000

38.5×115.5×cos20×cos0

1

19.752
+

1

19.752
= 1587 (4-40)

计算

σj12 = 0.418
T8E×1000

bd12 cosα cosβ

1

ρZ11
+

1

ρZ12
=

0.418
344×206000×1000

38.5×115.5×cos20×cos0

1

19.752
+

1

19.752
= 819 (4-41)

计算

σj13 = 0.418
T6E×1000

bd13 cosα cosβ

1

ρZ12
+

1

ρZ13
=

0.418
293×206000×1000

38.5×93.5×cos20×cos0

1

19.752
+

1

15.989
= 841 (4-42)

所以倒挡齿轮符合条件。



5 轴与轴支撑件的设计及校核

5.1 轴强度计算

5.1.1 初选轴的直径

轴的径向及轴向尺寸对其刚度影响很大，且轴长与轴径应协同。

在已知中间轴式变速器中心距 A时，第二轴和中间轴中部直径

d=0.45~0.6A=54.45~72.6mm

取 d=68mm。轴的最大直径 d和支撑距离 L的比值：

对于中间轴，d/L=0.16~0.18;对于第二轴，d/L=0.18~0.21。

第一轴花键部分直径 d（mm）：

d = K3 Temax （5-1）

式中：

K-系数 4~4.6，

Temax −发动机最大转矩 175N∙m

带入式（5-1）得 d1=22.37 ～25.73 mm

取第一轴花键部分直径 d1=23mm

第二轴二轴支撑间长：

L2=324 ～378 mm

中间轴支承间长：

L1=378 ～425 mm

取 L2=318 mm、为了简化设计 L1的取值还要看一轴和二轴的总体尺寸因此此

处不表。

5.1.2 轴的强度验算

第一轴常啮合齿轮副，因距离支撑点近，负荷又小，通常挠度不大，故可以

不必计算。

变速器齿轮在轴上的位置如图 5-1 所示



图 5-1 变速器轴的挠度和转角

轴在垂直面内挠度为fc，在水平面内的挠度为fs和转角δ，可用下式计算

fc =
F1a

2b2

3EIL
（5-2）

fs =
F2a

2b2

3EIL
（5-3）

δ =
F1ab(b−a)

3EIL
（5-4）

式中：

F1—齿轮齿宽中间平面上的径向力（N）;

F2—齿轮齿宽中间平面上的圆周力（N）;

E—弹性模量，E = 2.06 × 105MPa;

I—惯性矩（mm4），对于实心轴，I = πd4/64;

d—为轴的直径（mm），花键按平均直径计算;

a、b—为齿轮上的作用力距支座 A、B的距离（mm）；

L—为支座间的距离

轴的全挠度为:

f = fc
2 + fs

2 ≤ 0.2mm

轴在垂直面内和水平面内挠度的允许值为 fc = 0.05~0.10mm, fs =

0.05~0.10mm。齿轮所在平面的转角不应超过 0.002rad。

（1）二轴的刚度：



图 5-2 二轴受力图

一挡时

Ft9 =
2T2×1000

d9
=

2×1935.45×1000

187.868
= 20604.34 (5-5)

计算

Fr9 =
Ft9t20604.34nα

cosβ
=

20604.34×t20604.34n20

cos30.273
= 8683.48 (5-6)

d9=68mm(齿轮相邻段)

a9=125.9375mm,b9=156.625mm,L9=282.5625mm

ƒc9=
64Fr9a9

2b9
2

3πELd9
4 =

64×8683.48×125.93752×156.6252

3×π×206000×282.5625×684
= 0.018 (5-7)

符合设计要求。

ƒs9=
64Ft9a9

2b9
2

3πELd9
4 =

64×20604.34×125.93752×156.6252

3×π×206000×282.5625×684
= 0.044 (5-8)

符合设计要求。

ƒ9= ƒc9
2 + ƒs9

2 = 0.0182+0.0442 = 0.047 (5-9)

符合设计要求。

δ9=
64Fr9a9b9(b9-a9)

3πELd9
4 =

64×8683.48×125.9375×156.625(156.625-125.9375)

3×π×206000×282.5625×684
= 0.0000

(5-10)

符合设计要求。

（2）中间轴的刚度：

一挡时

Ft10 =
2T6×1000

d10
=

2×586.78×1000

54.132
= 21679.65 (5-11)

计算

Fr10 =
Ft10t21679.65nα

cosβ
=

21679.65×t21679.65n20

cos30.273
= 9136.66 (5-12)

d10=68mm（齿轮相邻段）



a10=154.375mm,b10=163.125mm,L10=317.5mm

ƒc10=
64Fr10a10

2 b10
2

3πELd10
4 =

64×9136.66×154.3752×163.1252

3×π×206000×317.5×684
= 0.028 （5-13）

符合设计要求。

ƒs10=
64Ft10a10

2 b10
2

3πELd10
4 =

64×21679.65×154.3752×163.1252

3×π×206000×317.5×684
= 0.067 （5-14）

符合设计要求。

ƒ10= ƒc10
2 + ƒs10

2 = 0.0282+0.0672 = 0.072 （5-15）

符合设计要求。

δ10=
64Fr10a10b10(b10-a10)

3πELd10
4 =

64×9136.66×154.375×163.125(163.125-154.375)

3×π×206000×317.5×684
=

0.000010 （5-16）

符合设计要求。



（3）二轴的强度：

图 5-3 中间轴受力图

一挡时

一挡时的挠度最大，因此也是最危险的，所以对此进行校核。

XR-二轴弯矩图

T7=1935.45 N.m,Fa9=12027.01 N,Ft9=20604.34 N

Fr9=8683.48 N,L1=125.9375mm,L2=156.625mm,d9=282.5625mm

计算水平面内支反力 RHA、RHB和弯矩 MHC

RHA+RHB=Ft9

RHAL1=RHBL2



联立式，解得：

RHA=11421.03 N,RHB=9183.31 N,MHC=max（RHAL1，RHBL2）=1438336.19 N.mm

计算垂直面内支反力 RVA、RVB和弯矩 MVC

RVA+RVB=Fr9

RVBL=Fr9L1+
1

2
Fa9d9

联立式，解得：

RVA=3366.09 N,RVB=5317.39 N,

MVC= max（RVAL1，RVBBL2）=832835.63 N.mm

根据第三强度理论得：

M= MHC
2 +MVC

2 +T2 = 1438336.192+832835.632 + 1935452.742 =

2551157.28 （5-17）

计算

σ=
32M

πd3
=

32×2551157.28

π×683
=82.69≤ σ =400MPa (5-18)

符合设计要求。

（4）中间轴的强度校核



XR-中间轴弯矩图

T6=586.78 N.m,Ft10=21679.65 N,,Fr10=9136.66 N，Fa10=12654.68 N

d=68mm，L1=154.375mm,L2=163.125mm

计算水平面内支反力 RHA、RHB和弯矩 MHC

RHA+RHB=Ft10

RHAL1=RHBL2

联立式，解得：

RHA=11138.56 N,RHB=10541.09 N,MHC=max（RHAL1，RHBL2）=1719515.60 N.mm

计算垂直面内支反力 RVA、RVB和弯矩 MVC

RVA+RVB=Fr10

RVBL=Fr10L1+
1

2
Fa10d10

联立式，解得：

RVA=3339.08 N,RVB=5797.58 N,

MVC= max（RVAL1，RVBBL2）=945729.71 N.mm

根据第三强度理论得：

M= MHC
2 +MVC

2 +T2 = 1719515.602+945729.712 + 586776.962 =

2048278.73 （5-19）

计算

σ=
32M

πd3
=

32×2048278.73

π×683
=66.39≤ σ =400MPa (5-20)

符合设计要求。

5.2 轴承计算与校核

由轴承所在工作环境和安装轴承轴颈，初选中间轴的轴承型号为圆锥滚子轴

承 30205。输出轴右端为圆锥滚子轴承 30208。

圆锥滚子轴承 32006 的 Cr=32.2KN，Cro=37KN，e=0.333 ，Y=0.089

计算轴承寿命

求水平面内支反力 RH1、RH2和弯矩 MH

RH1 + RH2 = Ft10

Ft10L1 = RH1L



联立式，得：

RH1=11138.56 N，RH2=10541.09 N

轴承内部的附加力 FS1、FS2

FS1 =
RH1

2Y
=

11138.56

2×0.089
= 62803.51 (5-21)

计算

FS2 =
RH2

2Y
=

10541.09

2×0.089
= 59434.74 (5-22)

轴承的轴向力 Fa1、Fa2

由于 Fa10+FS2＞FS1

故左侧轴承被放松，右侧被压紧

Fa1=Fa10+FS2=12654.68 +59434.74 =72089.42 N (5-23)

Fa2=FS2=59434.74 N (5-24)

求当量动载荷：

查《机械设计手册》得：Cr=32.2KN，Cro=37KN

查的 e=0.333

根据 Fa/Fr

查的轴承 X=0.4。

当量动载荷计算公式（只计算载荷最大的轴承）：

Pr = fp XFr10 + YF1.210 = 1.2 × 0.4 × 9136.66 + 0.089 × 72089.42 =

12056.88 (5-25)

轴承寿命计算公式为：

Lh =
106

60n

C

P

ε

式中：ε为寿命系数，对滚子轴承ε =
10

3
；

n为转速,185.02 r/min；

所以：

Lh =
106

60n

Cr
Pr

ε

Lh=2381 h。



圆锥滚子轴承 30208 的 Cr=63KN，Cro=74KN，e=0.456 ，Y=0.122

计算轴承寿命

求水平面内支反力 RH1、RH2和弯矩 MH

RH1 + RH2 = Ft9

Ft9L1 = RH1L

联立式，得：

RH1=11421.03 N，RH2=9183.31 N

轴承内部的附加力 FS1、FS2

FS1 =
RH1

2Y
=

11421.03

2×0.122
= 46988.80 (5-26)

计算

FS2 =
RH2

2Y
=

9183.31

2×0.122
= 37782.30 (5-27)

轴承的轴向力 Fa1、Fa2

由于 Fa7+FS2＞FS1

故左侧轴承被放松，右侧被压紧

Fa1=Fa7+FS2=10358.87 N

Fa2=FS2=2008.82 N

Fa1=Fa9+FS2=12027.01 +37782.30 =49809.31 N (5-28)

Fa2=FS2=37782.30 N (5-29)

求当量动载荷：

查《机械设计手册》得：Cr=63KN，Cro=74KN

查的 e=0.456

根据 Fa/Fr

查的 X=0.4。

当量动载荷计算公式（只计算载荷最大的轴承）：

Pr = fp XFr9 + YF1.29 = 1.2 × 0.456 × 8683.48 + 0.122 × 49809.31 =

11432.02 (5-30)

轴承寿命计算公式为：



Lh =
106

60n

C

P

ε

式中：ε为寿命系数，对滚子轴承ε =
10

3
；

n为转速,53.31 r/min；

所以：

Lh =
106

60n

Cr
Pr

ε

Lh=92419 h。



6 同步器设计

6.1 同步器的设计选用

同步器有常压式、惯性式和惯性增力式三种。其中惯性式同步器能做到换挡

时，两换挡元件之间的角速度达到完全相等之后再换挡，很好的完成了同步器的

功能以及实现了对同步器的基本要求，故惯性式同步器得到了广泛应用。

惯性式同步器按结构又分为：锁销式、锁环式和滑块式等几种，它们的结构

不同，但它们都有摩擦元件、锁止元件和弹性元件。

锁环式同步器具有工作可靠、零件耐用等优点，主要用于乘用车变速器，故

本次设计中选用锁环式同步器。

6.2 锁环式同步器结构组成及工作原理

1、4—锁环（同步锥环） 2—滑块 3—弹簧圈

5、8—齿轮 6—啮合套座 7—啮合套

图 6-1 锁环式同步器

（1）锁环式同步器结构

如图 6-1 所示，锁环式同步器的摩擦元件在锁环 1或 4和齿轮 5或 8凸肩部

分的锥形斜面上。锁止元件在锁环 1或 4上的齿和做在啮合套 7上齿的端部，且

端部均为斜面称为锁止面。弹性元件是啮合套座两侧的弹簧圈。弹簧圈将置于啮

合套座花键上中部呈凸起状的滑块压向啮合套。在不换挡的中间位置，滑块凸起

部分嵌入啮合套中部的内环槽中，使同步器用来换挡的零件保持在中立位置上。



滑块两端伸入锁环缺口内，缺口的尺寸比滑块宽一个接合齿。

（2）锁环式同步器工作原理

a）同步器锁止位置 b）同步器换挡位置

1-锁环（同步器锥环） 2-啮合套 3-啮合套上的接合齿 4-滑块

图 6-2 锁环式同步器工作原理

①换挡第一阶段

换挡时，沿轴向作用在啮合套上的换档力，推动啮合套并带动滑块和锁环移

动，直至锁环锥面与被接合齿轮上的锥面接触为止。之后，因作用在锥面上的法

向力与两锥面之间存在角速度差△ω，致使在锥面上有摩擦力矩，它使锁环相对

啮合套和滑块转过一个角度，并由滑快予以定位。啮合套的齿端与锁环齿端的锁

止面接触（如图 5.2a 所示），使啮合套的移动受阻，同步器处在锁止状态，换

挡的第一阶段完成。

②换挡第二阶段

换挡力将锁环继续压靠在锥面上，并使摩擦力矩增大，与此同时在锁止面处

作用有与之方向相反的拨环力矩。齿轮与锁环的角速度逐渐接近，在角速度相等

的瞬间，同步过程结束，完成了换档过程的第二阶段。

③换挡第三阶段

摩擦力矩随之消失，拨环力矩使锁环回位，两锁止面分开，同步器解除锁止

状态，啮合套上的接合齿在换档力的作用下通过锁环与齿轮上的接合齿啮合（如

图 6-2b 所示），完成换档。



6.3 锁环式同步器主要尺寸的确定

（1）接近尺寸 b

图 6-3 中的 b即为接近尺寸，b应大于零，一般取 b=0.2～0.3mm。本次设计

取 b=0.2mm。

1-啮合套接合齿 2-滑块 3-锁环 4-齿轮接合齿

图 6-3 接近尺寸和分度尺寸

（2）分度尺寸α

图 5.3 中的α即为同步器分度尺寸，α等于 1/4 接合齿齿距。

（3）滑块转动距离 c

如图 5.4 所示，E=d+2c，其中 E 为缺口宽度尺寸，d为滑块宽度，c为滑块

转动距离。

滑块转动距离 c与接合齿齿距 t的关系为：

c ≈
R1t

4R2
（6-1）

式中：R1为锁环缺口外直径，R2为接合齿分度圆半径，如图 6-4 所示。



1-啮合套 2-锁环 3-滑块 4-锁环缺口

图 6-4 滑块转动距离

（4）滑块端隙

如图 6-5 所示，滑块端面与锁环缺口断面间的间隙为滑块端隙δ1，啮合套端

面和锁环端面的间隙为δ2，锁环端面与齿轮接合齿端面的间隙δ3称为后备行程。

通常取δ1 = 0.5mm左右，δ3 = 1.2~2.0mm，并且要求δ2 > δ1。

空挡时，锁环锥面的轴向间隙在 0.2～0.5mm 之间。

图 6-5 滑块端隙



6.4 同步器主要参数的确定

（1）摩擦因数ƒ

摩擦因数与选用的材料、工作面的表面粗糙度和润滑油种类等有关。同步环

须具有足够的强度和硬度，同时要保证其耐磨性能良好，故选用黄铜合金制造。

黄铜合金和钢材组成的摩擦副在油中工作的摩擦因数为 0.1。

摩擦因数在换挡时具有非常重要的作用，摩擦因数大，则换挡省力，换挡时

间缩短，因此要保证摩擦面之间具有足够的摩擦因数。

（2）同步环主要尺寸的确定

①同步环锥面上的螺纹槽

假如螺纹槽螺线的顶部设计的窄些，那么刮去存在于摩擦锥面之间的油膜效

果好，但是顶部宽度过窄则会影响接触面压强，导致磨损加快。

一般轴向泄油槽为 6～12 个，槽宽 3～4mm。

②锥面半锥角α

摩擦锥面半锥角α越小，摩擦力矩越大。当α过于小时，则会产生自锁现象，

为了避免自锁现象，需保证 tanα ≥ ƒ。

通常取α = 6°～8°，但是当α = 6°时，摩擦力矩较大，如果锥面的表面粗糙

度控制不严格，则会出现粘住和咬住的可能；当α = 7°时就很少出现咬住现象。

本次设计取α = 7°。

③摩擦锥面平均半径 R

R 设计的越大，摩擦力矩越大。但 R受结构限制，不能取大。原则上在可能

的条件下，R尽可能取大些。

④锥面工作长度 b

设计时可根据式计算：

b =
Mm

2πpƒR2
（6-2）

式中：p—摩擦面的许用应力，对黄铜与钢的摩擦副，p≈1.0～1.5MPa；

Mm—摩擦力矩；

ƒ—摩擦因数；

R—摩擦锥面的平均半径。



⑤同步环径向厚度

同步环径向厚度受结构布置的限制，故不能取很厚，但必须保证同步环具有

足够的强度。

（3）锁止角β

锁止角β的选取受摩擦因数ƒ、锥面平均半径 R以及锁止面平均半径和锥面

半锥角α的影响。

锁止角的选取范围为 26°～42°。

（4）同步时间 t

同步器工作时，要求同步时间越短越好。对于乘用车变速器，高挡时选取

0.15～0.30s，低挡时选取 0.50～0.80s。

（5）转动惯量的计算

先求得各个零件的转动惯量，之后按照要求变换到被同步的零件上。假如零

件已经存在，可用扭摆法测得转动惯量；倘若零件尚未制成，可以分解零件至标

准的几何体，然后用数学公式求得转动惯量。



7 变速器操纵机构的设计

根据汽车具体的行驶状况，驾驶员通过利用变速器的操纵机构来实现选挡、

换挡以及退到空挡的操作。

变速器的操纵机构要满足以下几个条件：

①换挡时只能挂上一个档位；

②换挡后齿轮在全齿长上啮合：

③防止自动脱挡或者自动挂挡，防止误挂倒挡；

④保证换挡轻便，利于驾驶。

常见的机械式变速器操纵机构主要组成零件有变速杆、拨块、拨叉、变速叉

轴以及互锁、自锁和倒挡锁装置，如图 7-1 所示。

1-5、6 挡拨叉；2-3、4 挡拨叉；3-1、2 挡拨块；4-5、6 挡拨块；

5-3、4 挡拨叉；6-倒挡拨叉；7-5、6 挡拨叉轴；8-3、4 挡拨叉轴；

9-1、2 挡拨叉轴；10-倒挡拨叉轴；11-换挡轴；12-变速杆；13-叉形拨杆；

14-倒挡拨块；15-自锁弹簧；16-互锁弹簧；17-互锁柱销

图 7-1 某 6 档变速器操纵机构示意图

如图 7-1 所示，若想挂入一挡，横向摆动变速杆使叉形拨杆下端的球头深入

拨块 3顶部的凹槽中，再纵向摆动变速杆使拨块 3连同拨叉轴 9和拨叉 5沿纵向



向后移动一定距离，便可挂入一挡；若向前移动一段距离，则挂入二挡。当使叉

形拨杆下端的球头深入拨块 14 的凹槽中，并使其向前移动一段距离时，即可挂

入倒挡。



8 变速器箱体设计

变速器壳体尺寸和质量不仅要小，而且要保证其有足够的刚度，以确保轴和

轴承可以正常工作。变速器横向断面尺寸要保证能布置下齿轮，同时为了变速器

可以正常工作，在设计时应当注意到壳体侧面的内壁与转动齿轮齿顶之间的间隙，

一般为 5～8mm，否则由于增加了润滑油的液压阻力，会导致产生噪声和使变速

器过热。本设计内壁与转动齿轮齿顶之间取 8mm，然由于变速器选用的是图 1-2f

所示的倒挡形式，故变速箱的宽度，需确定倒挡轴倒挡齿轮的具体位置后，才能

进行确定，这将在变速器装配图中的左视图中体现。

为减少质量，变速器壳体采用压铸铝合金铸造时，壁厚取 3.5～4.0mm。采

用铸铁壳体时，壁厚取 5.0～6.0mm。增加变速器壳体的壁厚，虽然提高了壳体

的刚度以及强度，但同时会使壳体的质量加大，并使材料的消耗增加，提高了成

本。本次设计使用压铸铝合金铸造，壁厚取 4mm。

同时在齿轮齿顶到变速器底部之间的间隙保持在 15mm 及其以上。为了减小

变速器体积，此处间隙取最小极限值 15mm，在齿轮齿顶到变速器顶部部之间，

安装有拨叉轴，为了使变速器在不影响工况的情况下更加紧凑，齿轮齿顶到拨叉

轴的间距取为 35mm，拨叉轴到箱壁的间距取为 15mm,拨叉轴直径为 15mm。

在壳体上设计中，加入加强肋的目的是为了增强变速器壳体的刚度。加强肋

的方向与轴支承处的作用力方向有关。变速器壳壁设计中，不利于吸收齿轮噪音

和振动的平面是不能存在的。在铸造变速器壳体时，可以加入措施，使变速器壳

体刚度增加、总成噪声降低。

放油孔和注油孔在变速器壳体上是不可或缺的一部分。而注油孔和放油孔的

位置不同，注油孔具有检查油面高度的作用设计在润滑油所在的平面；放油孔为

了实现其作用，设计在壳体的最低处。同时，放油螺塞还要有吸住残留在润滑油

内的金属残渣的作用，故选用永久磁性螺塞。
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