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一、变速器传动机构的布置方案

1.1概述

变速器是汽车的核心组成部分，用来改变发动机传到驱动轮上的转矩和转速，将

动力有效而经济地传至驱动车轮， 以满足汽车的使用要求。 变速器是完成传动

系任务 的重要部件， 也是决定整车性能的主要部件之一。 变速器的设计水平对

汽车的动力性 燃料经济性、 换挡操纵的可靠性与轻便性、传动平稳性与效率等

都有直接的影响。 随 着汽车工业的发展， 轿车变速器的设计趋势是增大其传递

功率与重量之比， 并要求其 具有更小的尺寸和良好的性能。本设计以乘用车变

速器为基础， 在给定发动机输出转 矩、 转速及最高车速、 最大爬坡度等条件

下， 着重对变速器齿轮的结构参数、 轴的结 构尺寸等进行设计计算； 并对变

速器的传动方案和结构形式进行设计； 同时对操纵机 构和同步器的结构进行设

计； 从而提高汽车的整体性能。

关键词： 乘用车； 变速器； 齿轮； 计算； 结构 I
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1.2、变速器传动方案分析与选择

机械式变速器具有结构简单、传动效率高、制造成本底和工作可靠等优点，

故在不同形式的汽车上得到广泛应用。机械式变速器传动机构布置方案主要有两

种：两轴式变速器和中间轴式变速器。

其中两轴式变速器多用于发动机前置前轮驱动的汽车上。与中间轴式变速器

相比，它具有轴和轴承数少，结构简单、轮廓尺寸小、易布置等优点。此外，各

中间档因只经一对齿轮传递动，故传动效率高，同时噪声小。但两轴式变速器不

能设置直接档，所以在工作时齿轮和轴承均承载，工作噪声增大且易损坏，受结

构限制其一档速比不能设计的很大。其特点是：变速器输出轴与主减速器主动齿

轮做成一体，发动机纵置时直接输出动力。

而中间轴式变速器多用于发动机前置后轮驱动汽车和发动机后置后轮驱动的

汽车上。其特点是：变速器一轴后端与常啮合齿轮做成一体绝大多数方案的第二

轴与一轴在同一条直线上，经啮合套将它们连接后可得到直接档，使用直接档变

速器齿轮和轴承及中间轴不承载，此时噪声低，齿轮、轴承的磨损减少。

对不同类型的汽车，具有不同的传动系档位数，其原因在于它们的使用条件

不同、对整车性能要求不同、汽车本身的比功率不同[5]。而传动系的档位数与汽

车的动力性、燃油经济性有着密切的联系。就动力性而言，档位数多，增加了发

动机发挥最大功率附近高功率的机会，提高了汽车的加速和爬坡能力。就燃油经

济性而言，档位数多，增加了发动机在低燃油消耗率区下作的能力，降低了油耗。

从而能提高汽车生产率，降低运输成木。不过，增加档数会使变速器机构复杂和

质量增加，轴向尺寸增大、成本提高、操纵复杂。

综上所述，此次设计变速器是驱动形式属于发动机前置前轮驱动，且可布置

变速器的空间较小，对变速器的要求较高，要求运行噪声小，设计车速高，故选

用二轴式变速器作为传动方案。选择5档变速器，并且五档为超速档。大体结构可

参考如图2-1所示的结构。

设 计 计 算 与 说 明 主要结果
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图2-1 发动机前置前轮驱动布置示意图

1.3、倒档布置方案

常见的倒档布置方案如图 2-2所示。图 2-2b方案的优点是倒档利用了一档齿

轮，缩短了中间轴的长度。但换档时有两对齿轮同时进入啮合，使换档困难；图

2-2c方案能获得较大的倒档传动比，缺点是换档程序不合理；图 2-2d方案对 2-2c

的缺点做了修改；图 2-2e所示方案是将一、倒档齿轮做成一体，将其齿宽加长；

图 2-2f所示方案适用于全部齿轮副均为常啮合的齿轮，换档换更为轻便。

设 计 计 算 与 说 明 主要结果
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图2-2 倒档的布置方案

综合考虑以上因素，为了换档轻便，减小噪声，倒档传动采用图 2.2f所示方

案。
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二、汽车变速器设计要求

2.1、主要参数

轿车变速器的设计趋势是增大其传递功率与重量之比，并要求其具有更小的

尺寸和良好的性能。主要参数包括中心距、变速器轴向尺寸、轴的直径、齿轮参

数、各档齿轮的齿数等。

（1） 设置空挡，用来切断发动机动力向驱动轮的传输；

（2） 设置倒挡，使汽车能倒退行驶；

（3） 设置动力输出装置，需要时能进行功率输出；

（4） 换挡迅速、省力、方便；

（5） 工作可靠；

（6） 变速器应有高的工作效率；

（7） 变速器的工作噪声低。

除此之外，变速器还应当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。

本次变速器设计的主要参数如下表所示。

主要参数

发动机最大功率 74kw 车轮型号 185/60R14T

发动机最大转矩 150N·m 最大功率时转速 5800r/min

最大转矩时转速 4000r/min 最高车速 180km/h

总质量 1450kg 整备质量 1075kg

2.2、变速器型式

本次设计的变速器为 5档两轴式变速器，1-5档传动比分别为 3.80、2.57、1.74、

1.18、0.80。倒档传动比为 3.80。1-5档利用率为 1%、6%、18%、30%、45%。主

减速器传动比 i0为 4.4。

2.3、齿轮参数的选择

1. 模数 m

齿轮模数是一个重要参数，并且影响它的选取因素又很多，如齿轮的强度、

设 计 计 算 与 说 明 主要结果
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质量、噪声、工艺要求等。对于乘用车为了减少噪声应合理减小模数，乘用车和

总质量在 1.8~14.0t的货车为 2.0~3.5mm，取 m=2.5mm。

2. 压力角

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，为了降低噪声，应选用 14.5°、15°、16°、16.5°等小些的压力角。

对货车，为提高齿轮强度，应选用 22.5°或 25°等大些的压力角[15]。

国家规定的标准压力角为 20°，所以普遍采用的压力角为 20°。啮合套或同步

器的压力角有 20°、25°、30°等，普遍采用 30°压力角。

本变速器为了加工方便，故全部选用标准压力角 20°。

3. 螺旋角 

齿轮的螺旋角对齿轮工作噪声、轮齿的强度和轴向力有影响。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。

试验证明：随着螺旋角的增大，齿的强度相应提高，但当螺旋角大于 30°时，

其抗弯强度骤然下降，而接触强度仍继续上升。因此，从提高低档齿轮的抗弯强

度出发，并不希望用过大的螺旋角；而从提高高档齿轮的接触强度着眼，应当选

用较大的螺旋角。

本设计初选螺旋角全部为 20°。

4. 齿宽 b

齿宽的选择既要考虑变速器的质量小，轴向尺寸紧凑，又要保证轮

齿的强度及工作平稳性的要求，通常是根据齿轮模数来确定齿宽 b。

cb K m ，其中 cK 为齿宽系数。变速器中一般倒挡采用直齿圆柱齿轮

cK =4.5~8.0；常啮合及其他挡位用斜齿圆柱齿轮 cK =6.0~8.5。

5. 齿顶高系数

齿顶高系数对重合度、轮齿强度、工作噪声、轮齿相对滑动速度、

轮齿根切和齿顶厚度等有影响。一般齿轮的齿顶高系数 0 1.0f  ，为一

般汽车变速器齿轮所采用。

设 计 计 算 与 说 明 主要结果
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2.4、中心距的选择

螺旋角β=20°，根据公式计算确定一挡齿轮的齿数：

Z1≥17xcos
3
20≥14.4 ，选取 Z1=15;

mm90)8.31(
2
155.2

cos2
)( 21 







β
zzmnA ;

初取 A=100mm。

各挡齿轮的分配的计算

分配齿数时应注意的是，各挡齿轮的齿数比应该尽可能不是整数，

以使齿面磨损均匀。

（1）确定一挡齿轮的齿数

βcos2
)( 21 zzmnA


 =100 ==> Z2=60

βcos2
)( 21 zzmnA


 =100 ==>  =20.364

Z1+Z2=Z3+Z4=Z5+Z6=Z7+Z8=Z9+Z10=75 (3.1)


12=  34=  56=  78=  910

=20.364 (3.2)

一挡齿轮参数如表 3.1。

表 3.1 一挡齿轮基本参数

序号 计算项目 计算公式

1 分度圆直径 d=Z1m=37.5 d=Z2m=150

2 齿顶高 ha=(f0+ƫ1)m=3.3mm ha=(f0+ƫ2)m=1.7mm

3 齿根高 hf=(f0+c-ƫ1)m=3.26mm hf=(f0+c-ƫ2)m=4.06mm

4 齿顶圆直径 da=d+2ha=44mm da=d+2ha=153mm

设 计 计 算 与 说 明 主要结果
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（2）确定二挡齿轮的齿数

根据式（3.1）得出 Z3+Z4=75=Z3 (1+i2)

求出 Z3 =21,Z4=54。

二挡齿轮参数如表 3.2。

表 3.2 二挡齿轮基本参数

（3）确定三挡齿轮的齿数

根据式（3.1）得出 Z5+Z6=75=Z5 (1+i3)

求出 Z5 =27,Z6=48。

三挡齿轮参数如表 3.3。

表 3.3 三挡齿轮基本参数

5 齿根圆直径 df=d-2hf=33.48mm df=d-2hf=141mm

6 齿宽 b=Km*m=7x2.5=17.5 b=Km*m=7x2.5=17.5

序号 计算项目 计算公式

1 分度圆直径 d=Z3m=52.5mm d=Z4m=135mm

2 齿顶高 ha=(f0+ƫ1)m=3.3mm ha=(f0+ƫ2)m=1.7mm

3 齿根高 hf=(f0+c-ƫ1)m=3.26mm hf=(f0+c-ƫ2)m=4.06mm

4 齿顶圆直径 da=d+2ha=59mm da=d+2ha=138mm

5 齿根圆直径 df=d-2hf=45mm df=d-2hf=126mm

6 齿宽 b=Km*m=7x2.5=17.5 b=Km*m=7x2.5=17.5

设 计 计 算 与 说 明 主要结果
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序号 计算项目 计算公式

1 分度圆直径 d=Z5m=67.5mm d=Z6m=120mm

2 齿顶高 ha=(f0+ƫ1)m=3.3mm ha=(f0+ƫ2)m=1.7mm

3 齿根高 hf=(f0+c-ƫ1)m=3.26mm hf=(f0+c-ƫ2)m=4.06mm

4 齿顶圆直径 da=d+2ha=74mm da=d+2ha=123mm

5 齿根圆直径 df=d-2hf=60mm df=d-2hf=111mm

6 齿宽 b=Km*m=7x2.5=17.5 b=Km*m=7x2.5=17.5

（4）确定四挡齿轮的齿数

根据式（3.1）得出 Z7+Z8=75=Z7 (1+i4)

求出 Z7 =34,Z8=41。

四挡齿轮参数如表 3.4。

表 3.4 四挡齿轮基本参数

序号 计算项目 计算公式

1 分度圆直径 d=Z5m=85mm d=Z6m=102.5mm

2 齿顶高 ha=(f0+ƫ1)m=3.3mm ha=(f0+ƫ2)m=1.7mm

3 齿根高 hf=(f0+c-ƫ1)m=3.26mm hf=(f0+c-ƫ2)m=4.06mm

4 齿顶圆直径 da=d+2ha=91mm da=d+2ha=105mm

5 齿根圆直径 df=d-2hf=78mm df=d-2hf=92mm

6 齿宽 b=Km*m=7x2.5=17.5 b=Km*m=7x2.5=17.5

（5）确定五挡齿轮的齿数

根据式（3.1）得出 Z9+Z10=75=Z9 (1+i5)

设 计 计 算 与 说 明 主要结果
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求出 Z9 =47,Z10=28。

五挡齿轮参数如表 3.5。

表 3.5 五挡齿轮基本参数

序号 计算项目 计算公式

1 分度圆直径 d=Z9m=117.5mm d=Z10m=70mm

2 齿顶高 ha=(f0+ƫ1)m=3.3mm ha=(f0+ƫ2)m=1.7mm

3 齿根高 hf=(f0+c-ƫ1)m=3.26mm hf=(f0+c-ƫ2)m=4.06mm

4 齿顶圆直径 da=d+2ha=124mm da=d+2ha=73mm

5 齿根圆直径 df=d-2hf=110mm df=d-2hf=61mm

6 齿宽 b=Km*m=7x2.5=17.5 b=Km*m=7x2.5=17.5

（6）确定倒挡齿轮齿数

倒挡传动比 iR为 3.8。

Z
Z

ZZ
ZZiR

11

13

1211

1312 8.3  ，

根据式（3.1）得出 Z11+Z13=75=Z11 (1+iR)

求出 Z11 =15,Z13=60。

初步选取 Z12=18

输入轴与倒档轴之间的距离：

mmA ZZn 5.97)6018(
2
5.2

cos2
)( 1211m 




β
’ ；

输出轴与倒档轴之间的距离：

mmA ZZn 5.42)1618(
2
5.2

cos2
)(

" 1211m 



β

；

由此确定关系，A’< A , A”< A , A”+A’> A ，满足要求。

设 计 计 算 与 说 明 主要结果
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表 3.6 倒挡齿轮基本参数

序号 计算项目 计算公式

1 分度圆直径 d=Z11m=37.5 d=Z13m=150

2 齿顶高 ha=(f0+ƫ1)m=3.3mm ha=(f0+ƫ2)m=1.7mm

3 齿根高 hf=(f0+c-ƫ1)m=3.26mm hf=(f0+c-ƫ2)m=4.06mm

4 齿顶圆直径 da=d+2ha=44mm da=d+2ha=153mm

5 齿根圆直径 df=d-2hf=30mm df=d-2hf=141mm

6 齿宽 b=Km*m=7x2.5=17.5 b=Km*m=7x2.5=17.5

序号 计算项目 计算公式

1 分度圆直径 d=Z12m=45mm

2 齿顶高 ha=(f0+ƫ1)m=3.3mm

3 齿根高 hf=(f0+c-ƫ1)m=3.26mm

4 齿顶圆直径 da=d+2ha=51mm

5 齿根圆直径 df=d-2hf=38mm

6 基圆直径 db=dcosα=42mm

7 齿宽 7 2.5 17.5cb K m mm   

三、强度校核

3.1、变速器齿轮强度校核

变速器齿轮的损坏形式主要有：轮齿折断、齿面疲劳剥落（点蚀）、

移动换挡齿轮端部破坏以及齿面胶合。

轮齿折断发生在下述几种情况下：轮齿受到足够大的冲击载荷作

用，造成轮齿弯曲折断；轮齿在重复载荷作用下，齿根产生疲劳裂纹，

设 计 计 算 与 说 明 主要结果
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裂纹扩展深度逐渐加大，然后出现弯曲折断。前者在变速器中出现的极

少，而后者出现的多些
[3]
。变速器抵挡小齿轮由于载荷大而齿数少，齿

根较弱，其主要破坏形式就是这种弯曲疲劳断裂。

齿面点蚀是常用的高挡齿轮齿面接触疲劳的破坏形式。点蚀使齿形误差加大

而产生动载荷，甚至可能引起轮齿折断。通常是靠近节圆根部齿面点蚀较靠近节

圆顶部齿面处的点蚀严重；主动小齿轮较被动大齿轮严重。

变速器齿轮弯曲强度的校核

1）直齿轮弯曲应力 

3

2 g f

c

T K K
m ZK y


 
 （3.8）

式中： gT ——计算载荷（N·mm）；

K ——应力集中系数，可近似取K =1.65；

fK ——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 fK =1.1，从动齿轮 fK =0.9；

cK ——齿宽系数；

y——齿形系数。

倒 挡 主 动 轮 12 ， 查 手 册 得 y=0.165 ， 代 入 （ 3.8 ） 得

686.33 800Mpa Mpa   ；

倒 挡 传 动 齿 轮 13 ， 查 手 册 得 y=0.173 ， 代 入 （ 3.8 ） 得

394.56 400Mpa Mpa   ；

倒 挡 从 动 轮 11 ， 查 手 册 得 y=0.182 ， 代 入 （ 3.8 ） 得

261.19 800Mpa Mpa   ；

当计算载荷取作用到变速器第一轴上的最大转矩 maxTe 时，倒挡直

齿轮许用弯曲应力在 400~800Mpa，承受双向交变载荷作用的倒挡齿轮

的许用应力应取下限。

故  <[  ]，弯曲强度足够。

（2）斜齿轮弯曲应力 

3

2 cosg

n c

T K
Zm yK K










 （3.7）

式中： gT ——计算载荷（N·mm）；
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 ——斜齿轮螺旋角 （）；

K ——应力集中系数，可近似取K =1.50；

Z——齿数；

nm ——法向模数（mm）；

y——齿形系数，可按当量齿数在图中查得；

cK ——齿宽系数；

K ——重合度影响系数，K =2.0。

一挡齿轮 1，查图得 y=0.154，代入（3.7）得  =346.3Mpa；

一挡齿轮 2，查图得 y=0.164，代入（3.7）得  =.107.Mpa；

二挡齿轮 5，查图得 y=0.157，代入（3.7）得  =158.26Mpa；

二挡齿轮 6，查图得 y=0.160，代入（3.7）得  =337Mpa；

三挡齿轮 7，查图得 y=0.130，代入（3.7）得  =306.3Mpa；

三挡齿轮 8，查图得 y=0.147，代入（3.7）得  =163.7Mpa；

四挡齿轮 9，查图得 y=0.137，代入（3.7）得  =234.6Mpa；

四挡齿轮 10，查图得 y=0.141，代入（3.7）得  =196.57Mpa；

五档齿轮 11，查图得 y=0.139，代入（3.7）得  =1981Mpa；

五档齿轮 12，查图得 y=0.137，代入（3.7）得  =242.9Mpa；

当计算载荷 gT 取作用到变速器第一轴上的最大转矩 maxTe 时，对乘

用车常啮合齿轮和高挡齿轮，许用应力在 180~350Mpa 范围，所有斜齿

轮满足  <[  ]，故弯曲强度足够。

3.2、轮齿接触应力的校核

1 10.418 ( )j
z b

FE
b


 

  （3.9）

式中： j ——轮齿的接触应力（Mpa）；

F——齿面上的法向力（N），
1

cos cos
FF
 

 ；

1F ——圆周力（N）， 1
2 gTF
d

 ；

gT ——计算载荷（N·mm）；
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车辆设计课程设计说明书

第 页

d——节圆直径（mm）；

 ——节点处压力角 （）；

 ——齿轮螺旋角 （）；

E——齿轮材料的弹性模量，合金钢取 E= 52.06 10 Mpa ；

b——齿轮接触的实际宽度（mm）；

z 、 b ——主、从动齿轮节点处的曲率半径（mm），直齿轮

sin , sinz z b br r     ，斜齿轮 2 2

sinsin ,
cos cos

bz
z b

rr  
 

  ； zr 、 br 为主、

从动齿轮的节圆半径（mm）。

将上述有关参数代入式（3.9），并将作用在变速器第一轴上的载

荷 maxTe /2 作为计算载荷时，得出：

一挡接触应力 807.64 1900j Mpa Mpa   ；

二挡接触应力 746.37 1300j Mpa Mpa   ；

三挡接触应力 801.7 1300j Mpa Mpa   ；

四挡接触应力 723.27 1300j Mpa Mpa   ；

五档接触应力 743.73 1300j Mpa Mpa   ；

倒挡接触应力 1034.68 1900j Mpa Mpa   （齿轮12主动，13从动）；

969.89 1900j Mpa Mpa   （齿轮 13 主动，11 从动）；

对于渗碳齿轮变速器齿轮的许用接触应力[ j ]，一挡和倒挡

[ j ]=1900~2000Mpa，常啮合齿轮和高挡[ j ]=1300~1400Mpa。故所有

齿轮满足 j <[ j ]，接触强度足够。

3.3、变速器齿轮的材料及热处理

变速器齿轮多数采用渗碳合金钢，其表层的高硬度与心部的高韧性

相结合，能大大提高齿轮的耐磨性及抗弯曲疲劳和接触疲劳的能力。

国内汽车变速器齿轮材料主要采用 20CrMnTi,渗碳齿轮在淬火、回

火后表面硬度为 58~63HRC，心部硬度为 33~48HRC。

淬火的目的是大幅度提高钢的强度、硬度、耐磨性、疲劳强度以及韧性等，

从而满足各种机械零件和工具的不同使用要求。回火的作用在于提高组织稳定性，

设 计 计 算 与 说 明 主要结果
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使工件在使用过程中不再发生组织转变，从而使工件几何尺寸和性能保持稳定；

消除内应力，以改善工件的使用性能并稳定工件几何尺寸；调整钢铁的力学性能

以满足使用要求
[8

四、轴的结构和尺寸设计

变速器在工作时，由于齿轮上有圆周力、径向力和轴向力作用，变速器的轴

要承受转矩和弯矩。要求变速器的轴应有足够的刚度和强度。因为刚度不足会产

生弯曲变形，结果破坏了齿轮的正确啮合，对齿轮的强度、耐磨性等均有不利影

响。

4.1、初选轴的直径

在已知两轴式变速器中心距 A时，轴的最大直径 d 和支承距离 L的比值可在

以下范围内选取：对输入轴， Ld / =0.16～0.18；对输出轴， Ld / 0.18～0.21。

输入轴花键部分直径 d （mm）可按下式初选取：

3
maxeTKd 

式中： K——经验系数，K =4.0～4.6；

maxeT ——发动机最大转矩（N.m）。

输入轴花键部分直径：

d1=(4.0-4.6) =21.24～24.43mm

初选输入、输出轴支承之间的长度 L =272mm。

按扭转强度条件确定轴的最小直径：

33

3

][2.0
109550

n
Pd




 （3.10）

式中： d——轴的最小直径（mm）；

][ ——轴的许用剪应力（MPa）；

P——发动机的最大功率（kw）；

n——发动机的转速（r/min）。

将有关数据代入（3.22）式，得：
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86.23
5000
74*

52*2.0
x109550*

][2.0
x109550

33
3

33

3





n
Pd mm

所以，选择轴的最小直径为 23mm。

4.2、轴的刚度的计算

对齿轮工作影响最大的是轴在垂直面内产生的挠度和轴在水平面内的转角。

前者使齿轮中心距发生变化，破坏了齿轮的正确啮合；后者使齿轮相互歪斜，致

使沿齿长方向的压力分布不均匀。初步确定轴的尺寸以后，可对轴进行刚度和强

度验算。

轴的挠度和转角可按《材料力学》的有关公式计算。计算时，仅计

算齿轮所在位置处轴的挠度和转角。第一轴常啮合齿轮副，因距离支承

点近，负荷又小，通常挠度不大，故可以不必计算。如图 3-1 所示：

图 3-1 变速器轴的挠度和转角

若轴在垂直面内挠度为 cf ，在水平面内挠度为 sf 和转角为 ，可分别用下

式计算

EIL
baFf c 3

22
1 （3.11）
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EIL
baFf s 3

22
2 （3.12）

 
EIL

ababF
3

1 
 （3.13）

式中 1F ——齿轮齿宽中间平面上的径向力（N）；

2F ——齿轮齿宽中间平面上的圆周力（N）；

E——弹性模量（MPa）， E =2.1×10
5
MPa；

I ——惯性矩（mm4），对于实心轴， 644dI  ；

d ——轴的直径（mm），花键处按平均直径计算；

a、b——齿轮上的作用力距支座 A、B 的距离（mm）；

L ——支座间的距离（mm）。

轴的全挠度为 2.022  sc fff mm。

轴在垂直面和水平面内挠度的允许值为  cf =0.05～0.10mm，  sf =0.10～

0.15mm。齿轮所在平面的转角不应超过 0.002rad。

1、 计算变速器上个齿轮的圆周力 tF 、切向力 rF 、轴向力 aF

输入轴：

N
d
TFt 83982

1

1
1 

NFF t
r 4292

cos
tan

1

1
1 




N
d
TFt 52732

2

1
2 

NFF t
r 2117

cos
tan

2

2
2 



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N
d
TFt 39762

3

1
3 

NFF t
r 1584

cos
tan

3

3
3 




N
d
TFt 35482

4

1
4 

NFF t
r 1456

cos
tan

4

4
4 




N
d
TFt 8.346312
5

5 

NFF t
r 6.1402

cos
tan

5

5
5 




2、 变速器输入轴的刚度计算

（1）一档工作时的计算

已知：a=43mm；b=171mm；L=214mm；d=28mm，则有

LdE
baF

EIL
baFf rr

c 4

22
1

22
1

3
64

3 




10.0~05.0][057.0
2142814.3101.23

64171434292
45

22





 cf mm

15.0~1.0][111.0
2142814.3101.23

64171438398
3

64
45

22

4

22
1 







 s
t

s f
LdE

baF
f


m

m

2.0124.0111.0056.0 2222  sc fff mm

radrad
EIL

ababFr 002.01066.1
2142814.3101.23
64)43214(214434292

3
)( 3

45
1 







 

（2）二档工作时的计算

已知：a=99mm；b=114.5mm；L=214mm；d=46mm，则有
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2144614.3101.23
645.114992117

3
64

3 45

22

4

22
2

22
2








LdE

baF
EIL
baFf rr

c 

10.0~05.0][009.0  cf mm

15.0~1.0][023.0
2144614.3101.23

645.114995273
3 45

2222
2 




 s
t

s f
EIL
baF

f mm

2.0025.0023.0009.0 2222  sc fff mm

（3）三档工作时的计算

已知 a=77；b=136.5mm；L=214mm；d=42mm，则有

LdE
baF

EIL
baF

f rr
c 4

22
3

22
3

3
64

3 




= 10.0~05.0][105.8
2144214.3101.23

645.136771584 3
45

22




 
cf mm

15.0~1.0][021.0
2144214.3101.23

645.136773976
3

64
45

22

4

22
3 







 s
t

s f
LdE

baF
f


m

m 2.0022.0021.0105.8 22322  
sc fff mm

002.01051.6
2144214.3101.23

64)775.136(5.1367786.2142
3

)( 5
45

3 






 

EIL
ababFr

由于四、五档距离支撑处只有 20mm 左右，而且受力相对于其它各档的受力比

较小，所以其挠度和转角相对于一、二、档可以忽略。

3、变速器输出轴的刚度计算

（1）一档工作时的计算

已知：a=61mm；b=162mm；L=223mm；d=40mm，则有

LdE
baF

EIL
baFf rr

c 4

22
1

22
1

3
64

3 




10.0~05.0][021.0
2234014.3101.23

64162613788
45

22





 cf mm

15.0~1.0][041.0
2234014.3101.23

64162617420
3

64
45

22

4

22
1 







 s
t

s f
LdE

baF
f


m

m
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2.0046.0041.0021.0 2222  sc fff mm

radrad
EIL

ababFr 002.0100.3
2234014.3101.23
64)61162(162613788

3
)( 4

45
1 







 

（2）二档工作时的计算

已知：a=106mm；b=117mm；L=223mm；d=34mm，则有

2233414.3101.23
641171061999

3
64

3 45

22

4

22
2

22
2








LdE

baF
EIL
baFf rr

c 

10.0~05.0][033.0  cf mm

  mmf
LdE

baF
EIL
baFf s

rt
s 15.0~1.0081.0

2233414.3101.23
641171064977

3
64

3 45

22

4

22
2

22
2 










2.0089.0033.0081.0 2222  sc fff mm

radrad
EIL

ababFr 002.01096.2
2233414.3101.23

64)106117(1061171999
3

)( 5
45

2 






 

（3）三档工作时的计算

已知 a=69；b=154mm；L=223mm；d=34mm，则有

LdE
baF

EIL
baF

f rr
c 4

22
3

22
3

3
64

3 




= 10.0~05.0][023.0
2233414.3101.23

64154691893
45

22





cf mm

15.0~1.0][045.0
2233414.3101.23

64154693709
3

64
45

22

4

22
3 







 s
t

s f
LdE

baF
f


m

m 2.0051.0045.0023.0 2222  sc fff mm

radrad
EIL

ababFr 002.010856.1
2233414.3101.23
64)69154(154691893

3
)( 4

45
3 







 

由于四、五档距离支撑处只有 20mm 左右，而且受力相对于其它各档的受力比较

小，所以其挠度和转角相对于一、二、档可以忽略。

轴的强度的计算

1、输入轴强度校核
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1tF =5266.29N, 1rF =1799.18N ， 1aF = 1tF tg 1 =5266.29 × tg24.11 °

=1711.12N

（1）求 H面内支反力 yA 、 yB 和弯矩 1cM

输入轴受力如图 3-2（a）所示，则

YA + yB = 1tF

yA × 1l = yB × 2l

由以上两式可得 yA =4833.96N， yB =432.33N， 1cM =89428.26N·mm。

（a）输入轴水平方向受力图（b）输入轴垂直方向受力图

图 3-2 输入轴受力图

（2）求 V面内支反力 zA 、 zB 和弯矩 1sM

输入轴受力如图 3-2（b）所示，则

zA + zB = 1rF

zA （ 1l + 2l ）－ 1rF × 2l －
2
1

1
dFa  = 0

由以上两式可得 zA =1747.15N， zB =52.03N， 1sM =32322.28N·mm

弯矩图如图 3-3 所示。

2
1

2
1

2
11 gSC TMMM 

设 计 计 算 与 说 明 主要结果
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=
222 2.6635528.3232226.89428 

=115953.25N·mm

2 = 3
1

132
d
M


= 35.22

25.11595332





=103.74＜[ ]

1cM =89428.26 N·mm 1sM =32322.28N·mm

（a）输入轴水平弯矩图 （b）输入轴垂直弯矩图

图 3-3 输入轴弯矩图

2、输出轴强度校核

2tF =5213.62N， 2rF =1781.19N， 2aF = 2tF tg 2 =5213.62×tg24.11°

=1694.01N

（1） 求 H 面内支反力 yC 、 yD 和弯矩 2cM

输出轴受力如图 3.4（a）所示，则

yC + yD = 2tF

yC 3l = yD 4l

由以上两式可得 yC =1243.54N， yD =539.63N， 2cM =117946.68N·mm

（2）求 V面内支反力 zC 、 zD 和弯矩 2sM

输出轴受力如图 3-4（b）所示，则

zC + zD = 2rF

zC （ 3l + 4l ）= 2rF 4l － 2aF 2
2d = 0

设 计 计 算 与 说 明 主要结果
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由以上两式可得 zC =1243.54N， zD =539.63N， 2sM =31710.27N·mm

2
2

2
2

2
22 gSC TMMM 

=
222 )

12
4399.02.66355(27.3171068.117946 

=265267.77N·mm

1 = 3
2

232
d
M


= 345

77.26526732





=29.67＜[ ]

（a）输出轴水平方向受力图 （b）输出轴垂直方向受力图

图 3-4 输入轴受力图

弯矩图如图 3-5 所示。

设 计 计 算 与 说 明 主要结果
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2cM =117946.68N·mm 2sM =31710.27N·mm

（a）输出轴水平弯矩图 （b）输出轴垂直弯矩图

图 3-5 输出轴弯矩图
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