
摘 要

变速器由传动机构和操纵机构组成，其基本功用是改变传动比，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，同时使发动机在有利的工况下工作；

在发动机曲轴旋转方向不变的前提下使汽车能倒退行驶；利用空档中断动力传递，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。变速器的结构要求对

汽车的动力性、燃料经济性、换档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。

本设计研究了中间轴式五档手动变速器，其目的主要是基于对机械原理、机械设

计、AutoCAD等知识的熟练运用和掌握，同时运用汽车构造、汽车设计、材料力学等

学科知识，对中间轴式变速器的各部件进行设计，并利用 AutoCAD软件绘制装配图

和零件图等内容。首先，本文介绍了变速器的现状和设计的主要内容。其次，对工作

原理做了阐述，对不同的变速器传动方案进行比较，选择合理的结构方案进行设计。

最后，对变速器的各档齿轮和轴以及轴承做了详细的设计计算，并进行了受力分析、

强度和刚度校核计算。本文将对变速器换档过程中的重要部件—同步器以及操纵机构

进行阐述，讲述同步器的类型、工作原理、选择方法及变速器壳体的设计。
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ABSTRACT

Transmission by transmission transmission mechanism and control mechanisms, its

basic function is composed rotation, expand drive change transmission torque and speed

range change, in order to adapt to the changes often, and make the engine driving conditions

in favorable conditions work; In engine crankshaft direction invariable premise that car can

drive backward; Use neutral interrupt power transfer to make the engine can start, idle, and

facilitate the transmission shift or power output. The transmission of the structure of the

power, request car fuel economy and shift reliability and manipulation of portability,

transmission stability and efficiency to wait to have direct influence.

Using the transmission oart type transmission with two prominent advantages: one is

the direct transmission of high transmission efficiency, wear and noise also is the minimum;

Second, in the gear center distance is smaller still can acquire larger gear transmission. This

paper studies the design manual shift transmission oart in five, its main purpose is based on

mechanical principle, mechanical design, good use AutoCAD and master knowledge, and

using this automobile structure, automobile design, material mechanics, interchangeability

measurements to discipline knowledge, all the parts of the transmission oart in design, and

using AutoCAD software rendering drawings and parts graph, etc. First, this paper will

outline the present situation and developing trend of the transmission. Secondly, it is

elaborated, principle of work of different variable speed .

Key words: Transmission; Ratio; Axis; Gear; Design calculation; Checking
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第 1章 绪 论

1.1汽车变速器选题目的及意义

变速器用来改变发动机传到驱动轮上的转矩和转速，目的是在原地起步、爬坡、

转弯、加速等各种行驶工况下，使汽车获得不同的牵引力和速度，同时使发动机在最

有利的工况范围内工作。变速器设有空档，可在起动发动机、汽车滑行或停车时使发

动机的动力停止向驱动轮传输。变速器设有空档，使汽车获得倒退行驶能力。需要时，

变速器还有动力输出功能
[1]。

汽车的使用条件颇为复杂，变化很大。如汽车的载货量、道路坡度、路面好坏以

及交通情况等。这就要求汽车的牵引力和车速具有较大的变化范围，以及适应使用的

需要。当汽车在平坦的道路上，以高速行驶时，可挂入变速器的高速档；而在不平的

路上或爬较大的坡道时，则应挂入变速器的低速档。根据汽车的使用条件，选择合适

的变速器档位，不仅是汽车动力性的要求，而且也是汽车燃料经济性的要求。例如，

汽车在同样的载货量、道路、车速等条件下行时，往往可挂入较高的变速器档位，也

可挂入较低的档位工作。此时只是发动机的节气门开度和转速或大或小而已，可是发

动机在不同的工况下，燃料的消耗量是不一样的。一般变速器具有四个或更多的档位，

驾驶员可根据情况选择合适的档位，使发动机燃料消耗量减小。

变速器的档位数和传动比与发动机参数优化匹配，可以保证汽车具有良好的动力

性与经济性。因此现代汽车变速器向着节能、环保、安全、舒适、高效、可靠方向不

断提高，结构更加简单、紧凑，传动效率更高。变速器的结构型式选择、设计参数选

取及设计计算对汽车的整车设计极其重要。

1.2汽车变速器研究现状和发展趋势

现代汽车变速器的发展十分快，不断出现崭新的变速器装置。变速器技术的每次

跨越都和相关学科的发展密切相关。计算机技术、自动控制技术、模糊控制、神经网

络、先进制造技术、运动仿真等为变速器的进一步发展提供了有力的保障。变速器的

发展也给相关学科提出更高的理论要求，使人类的认识迈向新的、更高的境界。

汽车工业的飞速发展以及人们对汽车的要求不断的变化，机械式变速器不能满足

人们的需要。从40年代初，美国成功研制出两档的液力-机械变速器以来，自动变速器

技术得到了迅速发展。80年代，美国已将液力自动变速器作为轿车的标准装备。1983

年时，美国通用汽车公司的自动变速器装车率已经达到了94%。近些年来，由于电子技



术和电子计算机技术的发展，自动变速器技术已经达到了相当高的水平。自动变速器

与机械式变速器相比，具有许多不可比拟的优势：提高发动机和传动系的使用寿命；

提高汽车的通过性；具有良好的自适应性；操纵更加方便[2]。

机械式变速器（Manual Transmission）采用齿轮组，每档的齿轮组的齿数是

固定的，所以各档的变速比是个定值(也就是所谓的“级”)。比如，一档变速比

是 3.85, 二档是 2.55, 再到五档的 0.75, 这些数字再乘上主减速比就是总的传动

比，总共只有 5 个值(即有 5 级)，所以说它是有级变速器。曾有人断言，繁琐的

驾驶操作等缺点，阻碍了汽车高速发展的步伐，机械式变速器会在不久“下课”，

从事物发展的角度来说，这话确实有道理。但是从目前市场的需求和适用角度来

看，机械式变速器不会过早的离开。首先，从商用车的特性上来说，机械式变速

器的功用是其他变速器所不能替代的。以卡车为例，卡车用来运输，通常要装载

数吨的货品，面对如此高的“压力”，除了发动机需要强劲的动力之外，还需要

变速器的全力协助。我们都知道一档有“劲”，这样在起步的时候有足够的牵引

力量将车带动。特别是面对爬坡路段，它的特点显露的非常明显。而对于其他新

型的变速器，虽然具有操作简便等特性，但这些特点尚不具备。其次，对于老司

机和大部分男士司机来说，他们的最爱还是机械式变速器。从我国的具体情况来

看，机械式变速器几乎贯穿了整个中国的汽车发展历史，资历较深的司机都是用

机械式变速器的，他们对机械式变速器的认识程度是非常深刻的，如果让他们改

变常规的做法，这是不现实的。虽然自动变速器以及无级变速器已非常的普遍，

但是大多数年轻的司机还是崇尚手动，尤其是喜欢超车时机械式变速器带来的那

种快感，所以一些中高档的汽车（尤其是轿车）也不敢轻易放弃机械式变速器。

另外，现在在我国的汽车驾驶学校中，教练车都是机械式变速器的，除了经济适

用之外，关键是能够让学员打好扎实的基本功以及锻炼驾驶协调性。第三，随着

生活水平的不断提高现在轿车已经进入了家庭，对于普通工薪阶级的老百姓来

说，经济型轿车最为合适，机械式变速器以其自身的性价比配套于经济型轿车厂

家，而且经济适用型轿车的销量一直在车市名列前茅。例如，夏利、奇瑞、吉利

等国内厂家的经济型轿车都是机械式变速器的车，它们的各款车型基本上都是 5

档机械式变速器。

早期的汽车传动系，从发动机到车轮之间的动力传动形式是很简单的。1892年法

国制造出第一辆带有变速器的汽车。1921年英国人赫伯特·福鲁特采用耐用的摩擦材料

进一步完善了变速器的性能。现代汽车变速器是 1894年由法国人路易斯·雷纳·本哈特



和艾米尔·拉瓦索尔推广使用的。目前为止，变速器经历了几个发展阶段，主要为：

1．手动变速器

手动变速器主要采用齿轮传动的降速原理。变速器内有多组传动比不同的齿轮副，

而汽车行驶时的换档工作，也就是通过操纵机构使变速器内的不同的齿轮副工作。手

动变速器又称手动齿轮式变速器，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。手动变速器的换档操作可以完全遵从驾驶者的意志，且结构简

单、故障率相对较低、价廉物美。

2．自动变速器

自动变速器是根据车速和负荷（油门踏板的行程）来进行双参数控制，档位根据

上面的两个参数来自动升降。自动变速器与手动变速器的共同点，就是二者都属于有

级式变速器，只不过自动变速器可以根据车速的快慢来自动实现换档，可以消除手动

变速器“顿挫”的换挡感觉。

自动变速器是由液力变矩器、行星齿轮和液压操纵机构组成，通过液力传递和齿

轮组合的方式来达到变速变矩的目的。

3．无级变速器

无级变速器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，是它省去了复杂而又笨重的齿轮组合变速传动，而只用了两组带轮进行

变速传动。无级变速器结构比传统变速器简单，体积更小，它既没有手动变速器的众

多齿轮副，也没有自动变速器复杂的行星齿轮组，主要靠主动轮、从动轮和传动带来

实现速比的无级变化。

4．无限变速式机械无级变速器（IVT）

无限变速式机械无级变速器与其它自动变速器的差别之一是不使用变矩器。变矩

器的作用是通过油液介质将发动机动力传递给变速器，它的传递效率通常只有 80%。

IVT由于不使用变矩器，与其它变矩器比较，IVT具有效率高、不易打滑、油耗低、

不需要工艺复杂造价高昂的金属传送带、结构简单、成本低等一系列优点，加上传递

扭矩大，长时间使用也不会过度发热，不但使用于轿车，也使用于越野车，是一种新

型变速器。

汽车变速器的发展可以清楚的知道，变速器作为汽车传动系统的重要组成部分，

其技术的发展，是衡量汽车技术水平的一个重要依据。现代汽车变速器的发展趋势，

是向着可调自动变速器或无级变速器的方向发展。

自动变速器多档化虽能扩大自动变速的范围，但它并非安全迅速。理想的无级变



速器是在整个传动范围内能连续的、无档比的切换变速比，是变速器始终按最佳换档

规律自动变速。无级化是对自动变速器的理想追求。

现代无级变速器传动效率提高，变速反应快、油耗低。随着电子技术的发展，变

速器的自动控制进一步完善，在各种使用工况下能实现发动机与传动系的最佳匹配，

控制更加精确、有效，性能价格比大大提高。无级变速器装有自动控制装置，行车中

可以根据车速自动调整档位，无需人工操作，省去了换档及踩踏离合器踏板的操作。

其不足之处在于价格昂贵、维修费用很高，而且使用起来比手动档车费油，尤其是低

速行驶或堵车中走走停停时，更会增大油耗。

当今世界各大汽车公司对无级变速器的研究都十分活跃。不久的将来，随着电子

控制技术的进一步完善，电子控制式的无级变速器可望得到广泛的发展和应用。

1.3汽车变速器设计内容

本次设计主要是依据参考参数，通过对变速器各部分参数的选择和计算，设计

出一种基本符合要求的手动5档变速器。本设计主要完成下面一些主要工作：

1．参数计算。包括变速器传动比、中心距、齿轮参数、各档齿轮齿数的分配

计算；

2．变速器齿轮设计计算。齿轮的强度计算及材料选择、齿轮强度计算及检验；

3．变速器轴设计计算。包括各轴直径及长度计算、轴的结构设计、轴的强度

计算；

4．变速器轴承的选择及校核；

5．同步器的设计选用；

6．变速器操纵机构的设计选用；

7．变速器箱体的结构设计。



第 2章 变速器传动机构布置方案

2.1变速器传动机构布置方案分析

机械式变速器具有结构简单、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。

通常，有级变速器具有三个、四个、五个前进档；重型载货汽车和重型越野车

则采用多档变速器，其前进档位数多大 6～16个甚至 20个。

变速器档位的增多可提高发动机的功率利用率、汽车的燃料经济性和平均车

速，从而可提高汽车的运输效率，降低运输成本。但档位数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

时，要实现迅速、无声换档，对于多于 5个前进档得变速器来说是困难的。因此，

直接操纵式变速器档位数上限为 5档。多于 5个前进档将使操纵机构复杂化，或者

需加装具有独立操纵机构的副变速器，后者仅用于一定的行驶工况[3]。

某些轿车和货车的变速器，采用仅在良好的路面和空载行驶时才使用的超速

档。采用传动比小于 1（约为 0.7～0.8）的超速档，可充分地利用发动机功率，降

低单位行驶里程的发动机曲轴总转数，因而会减少发动机的磨损，降低燃料消耗。

但与传动比为 1的直接档比较，采用超速档会降低传动效率。

有级变速器的传动效率与所选用的传动方案有关，包括齿轮副的数目、齿轮的

转速、传递的功率、润滑系统的有效性、齿轮及轴以及壳体等零件的制造精度、刚

度等。

2.1.1两轴式变速器和中间轴式变速器的特点分析

1. 两轴式变速器

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，两轴式

变速器因轴和轴承数少，所以结构简单、轮廓尺寸小和容易布置等优点，此外，各中

间档因只经一对齿轮传递动力，故传动效率高同时噪声低。因两轴式变速器不能设置

直接档，所以在高档工作时齿轮和轴承均承载，不仅工作噪声增大，且易损坏。还有，

受结构限制，其一档速比不能设计的很大。对于前进档，两轴式变速器输入轴的传动

方向与输出轴的传动方向相反。

2．中间轴式变速器

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客车



上。变速器第一轴的前端经轴承支承在发动机飞轮上，第一轴上的花键用来装设有离

合器的从动盘上，而第二轴的末端经花键与万向节连接。

变速器一轴的常啮合齿轮与第二轴的各档齿轮分别与中间轴的相应齿轮相啮合，

且第一、二轴同心。将第一、二轴直接连接起来传递转矩则称为直接档。此时，齿轮、

轴承及中间轴均不承载，而第一、二轴也仅传递转矩。因此，直接档的传动效率高，

磨损及噪声也最小，这是三轴变速器的主要优点。其他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

变速器的另一个优点。其缺点是：除直接档外其他各档的传动效率有所降低[3]。

2.1.2变速器倒档布置方案

变速器的一档或倒档因传动比大，工作时在齿轮上的作用力也增大，并导致变速

器轴产生较大的挠度和转角，使工作齿轮啮合状态变坏，最终表现出齿轮磨损加快和

工作噪声增加。为此无论是两轴式变速器还是中间轴式变速器的一档与倒档，都应该

布置在靠轴的支承处，然后按照从低档到高档的顺序布置各档齿轮，这样既能使轴有

足够大的刚性，又能保证容易装配[3]。

倒档设计在变速器的左侧或右侧在机构上均能实现，不同之处是挂倒档时驾驶员

移动变速杆的方向改变了。为了防止意外挂入倒档，一般在挂倒档时设有一个挂倒档

时需克服弹簧所产生的力，用来提醒驾驶员注意。

2.1.3传动机构布置中齿轮的安排

常用档位的轮齿因接触应力过高而易造成表面点蚀损坏。将高档布置在靠近轴的

两端支承中部区域较为合理，在该区域因轴的变形而引起的齿轮偏转角较小，齿轮可

保持较好的啮合状态，以减少偏载并提高齿轮寿命[3]。

2.2变速器零、部件结构方案分析

2.2.1变速器的齿轮形式

变速器齿轮有直齿圆柱齿轮和斜齿圆柱齿轮两种。

与直齿圆柱齿轮比较，斜齿圆柱齿轮有使用寿命长、运转平稳、作时噪声低等优

点；缺点是制造时工艺复杂，工作时有轴向力。变速器中的常啮合齿轮均采用斜齿圆

柱齿轮，尽管这样会使常啮合齿轮数增加，并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。

变速器齿轮可以与轴设计为一体或与轴分开，然后用花键、过盈配合或者滑动支

承等方式之一与轴连接。



齿轮尺寸小又与轴分开，其内径直径到齿根圆处的厚度b（图 2.1）影响齿轮强度。

要求尺寸b应该大于或等于轮齿危险断面处的厚度。为了使齿轮装在轴上以后，保持

足够大的稳定性，齿轮轮毂部分的宽度尺寸C，在结构允许条件下应尽可能取大些，

至少满足尺寸要求 2)4.1~2.1( dC  ， 2d 为花键内径。

图 2.1 变速器齿轮尺寸控制图

齿轮表面粗糙度数值降低，则噪声减少，齿面磨损速度减慢，提高了齿轮寿命。

变速器齿轮齿面的表面粗糙度应在 80.040.0 〜Ra m 范围内选用。要求齿轮制造精度不

低于 7级[1]。

2.2.2变速器自动脱档

自动脱档是变速器的主要故障之一。由于接合齿磨损、变速器刚度不足以及振动

等原因，都会导致自动脱档。为解决这个问题，除工艺上采取措施以外，目前在结构

上采取措施且行之有效的方案有以下几种[1]：

1．将两接合齿的啮合位置错开，如图 2.2a所示。这样在啮合时，使接合齿端部

超过被接合齿的 1～3mm。使用中两齿接触部分受到挤压同时磨损，并在接合齿端部

形成凸肩，可用来阻止接合齿自动脱档。

2．将啮合齿套齿座上前齿圈的齿厚切薄（切下 0.3～0.6mm），这样，换档后啮

合套的后端面被后齿圈的前端面顶住，从而阻止自动脱档，如图 2.2b所示。

3．将接合齿的工作面设计并加工成斜面，形成倒锥角（一般倾斜 2～3°），使接

合齿面产生阻止自动脱档的轴向力，如图 2.2c所示。这种方案比较有效，应用较多。

将接合齿的齿侧设计并加工成台阶形状，也具有相同的阻止自动脱档的效果。



a） b) c)

图 2.2防止自动脱挡的机构措施

2.3本章小结

本章主要对变速器传动机构进行分析并选择变速器的布置方案、倒档的布置方案。

对变速器零、部件的结构进行分析，对传动机构的齿轮进行布置，介绍了变速器的自

动脱档，为下面的设计过程作铺垫。



第 3章 变速器主要参数的选择

3.1变速器档位数和传动比

3.1.1变速器档位数的确定

对不同类型的汽车，其档位数也不尽相同。增加变速器的档数，能够改善汽车的

动力性和燃油经济性以及平均车速。档数越多，变速器的结构越复杂，并且使轮廓尺

寸和质量加大，同时操纵机构复杂，而且在使用时换档频率增高并增加了换档难度。

近年来，为了降低油耗，变速器的档数有增加的趋势。目前，乘用车一般用 4～

5个档位的变速器。发动机排量大的乘用车变速器多用 5个档。商用车变速器采用 4～

5个档或多档。载质量 3.5～10.0 t的货车多采用五档变速器，载质量在 4.0～8.0 t的货

车多采用六档变速器。多档变速器多用于总质量大些的货车和越野汽车上[3]。

长安杰勋汽车的主要技术参数见表 3.1。

表 3.1 长安杰勋汽车的主要技术参数
发动机最大功率 112kw 车轮型号 195/65 R15

发动机最大转矩 192 mN  最大功率时转速 5500~6000r/min

最大转矩时转速 4000~4500r/min 最高车速 195km/h

3.1.2主减速比的确定

(3.1)

式中： au ——汽车行驶速度（ h/km ）；

n ——发动机转速（ min/r ）；

r ——车轮滚动半径（m）；

gi ——变速器传动比；

0i ——主减速器传动比。

(3.2)

式中： emaxT ——发动机最大扭矩（ mN  ）；

maxeP ——发动机最大功率（ kw）；
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pn ——发动机最大功率转速（ min/r ）；

——转矩适应系数 =1.1～1.3

(3.3)

式中： Tn ——发动机最大扭矩转速

已知：最高车速 maxau = maxav = h/km195 ；最高档为直接档，传动比 5gi =1；车轮

滚动半径由所选用的轮胎规格 r =0.317(m)；发动机最大扭矩转速 Tn =4000 ( min/r )；

发动机最大功率转速 pn =5500 ( min/r )；由公式（3.1）得到主减速器传动比：

3.1.3 变速器各档传动比的确定

在选择最低档传动比时，应根据汽车最大爬坡度、驱动车轮和地面的附着力、汽

车的最低稳定车速以及主减速比和驱动车轮的滚动半径等综合考虑来确定。

汽车爬坡时车速不高，空气阻力可忽略，则最大驱动力用于克服轮胎与路面间的

滚动阻力及爬坡阻力。故有：

(3.4)

一般货车的最大爬坡度约为 30%，即 max =16.7°，则由最大爬坡度要求的变速器

1挡传动比为：

(3.5)

式中：m——汽车总质量， 1485m kg；

g——重力加速度， 8.9g 2s/m ；

f ——滚动阻力系数， 015.0f ；
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rr ——驱动车轮的滚动半径， 317.0rr m；

maxeT ——发动机最大转矩， 192max eT mN  ；

0i ——主减速比， 37.30 i ；

T ——汽车传动系的传动效率， 92.0T 。

将各数据代入式(3.5)中得：

根据驱动车轮与路面的附着条件：

(3.6)

可求得变速器一档传动比为：

(3.7)

式中： 2G ——汽车满载静止与水平路面时驱动桥给地面的载荷，因为乘用车发动

机前置前驱动的轴荷分配范围为 47%～60%，所以 2G =1485×9.8

×55％=8004.15N

——道路的附着系数，计算时取 8.0

通过以上计算可得到 2.34＜ 1gi ＜3.41，国产汽车中，轿车变速器传动比变化范围

是 3～4，中、轻型货车约为 5～6，其他货车在 7以上。所以，取 4.31 gi 。
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变速器各档传动比之间的关系基本是几何级数,故相邻档位传动比比值就是几何

级数的公比；但是实际上与理论值略有出入，因齿数为整数且常用档位间的公比宜小

些，另外还要考虑与发动机参数的合理匹配。

此变速器的最高档为直接档，其传动比为 1.0，一档传动比初选为 3.4，中间各

档的传动比按理论公式 1
1

 n

gn

g

i
i

q （其中 n为档位数）求得公比。

因为 36.1
1
4.3

41

5

1  n

g

g

i
i

q ，所以：

3.2变速器中心距的确定

对中间轴式变速器，是将中间轴与第二轴之间的距离称为变速器中心距 A；对两

轴式变速器，将变速器输入轴与输出轴线之间的距离称之为变速器中心距 A。它是一

个基本参数，其大小不仅对变速器的外形尺寸、体积和质量大小有影响，而且对轮齿

的接触强度有影响。中心距越小，轮齿的接触应力越大，齿轮寿命越短。因此，最小

允许中心距应当由保证轮齿有必要的接触强度来确定。变速器轴经轴承安装在壳体上，

从布置变速器的可能与方便和不因同一垂直面上的两轴承孔之间的距离过小而影响壳

体的强度考虑，要求中心距取大些。此外，受一档小齿轮齿数不能过少的限制，要求

中心距也要取大些。还有，变速器中心距取得过小，会使变速器长度增加，并因此使

轴的刚度被削弱和使齿轮的啮合状态变坏[3]。

中间轴式变速器的中心距 A（mm）的确定

初选中心距 A，可根据下述经验公式计算

(3.8)

式中： AK ——中心距系数，乘用车： ，商用车：

maxeT ——发动机的最大转矩( mN  )；

1gi ——变速器一挡传动比；

g ——变速器的传动效率，取 96%；
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将各数代入式(3.8)中得

初选中心距 A =78mm。

乘用车变速器的中心距在 60~80mm范围内变化，而商用车变速器的中心距在

80~170mm范围内变化。

3.3变速器的外形尺寸

变速器的横向外形尺寸，可根据齿轮直径以及倒档中间（过渡）齿轮和换档机构

的布置初步确定。

影响变速器壳体轴向尺寸的因素有档数、换档机构形式以及齿轮形式。

乘用车四档变速器壳体的轴向尺寸为（3.0～3.4） A。

商用车变速器壳体的轴向尺寸可参考下列数据选用：

四档 （2.2～2.7） A

五档 （2.7～3.0） A

六档 （3.2～3.5） A

此变速器为五档，故外形尺寸为（2.7～3.0） A =210.6～234mm。

3.4变速器的齿轮参数的确定

3.4.1齿轮齿数

确定变速器齿轮齿数时，应考虑：

1．尽量符合动力性、经济性等对各档传动比的要求；

2．最少齿数不应产生根切。通常，变速器中间轴一档齿轮是齿数最少的齿轮，此

齿轮不应产生根切，而且齿根圆直径应大于中间轴直径；

3．互相啮合的齿轮，齿数间不应有公因数，速度高的齿轮更应注意这点；

4．齿数多，可降低齿轮传动的躁声。

3.4.2齿轮模数

齿轮模数由轮齿的弯曲疲劳强度或最大载荷作用下的静强度所决定。选择模数时

应考虑到当增大齿宽而减小模数时将降低变速器的噪声，而为了减小变速器的质量，

则应增大模数并减小齿宽和中心距。降低噪声水平对轿车很重要，而对载货汽车则应

重视减小质量。
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根据圆柱齿轮强度的简化计算方法，可列出齿轮模数m与弯曲应力 w 之间有如下

关系：

直齿轮模数

(3.9)

式中： jT ——计算载荷， mmN  ；

K ——应力集中系数，直齿齿轮取 1.65；

fK ——摩擦力影响系数，主动齿轮取 1.1，被动齿轮取 0.9；

z——齿轮齿数；

cK ——齿宽系数，直齿齿轮取 4.4～7.0；

y——齿形系数；

w ——轮齿弯曲应力，当 maxej TT  时，直齿齿轮的许用应力

850~400][ w MPa。

斜齿轮法向模数

(3.10)

式中： jT ——计算载荷， mmN  ；

K ——应力集中系数，斜齿齿轮取 1.5；

——斜齿螺旋角；

eK ——摩擦力影响系数，主动齿轮取 1.1，被动齿轮取 0.9；

z——齿轮齿数；

cK ——齿宽系数，斜齿齿轮取 7.0～8.6；

y ——齿形系数；

w ——轮齿弯曲应力，当 maxej TT  时，对乘用车变速器斜齿齿轮的许用应
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力 350~180][ w MPa，商用车变速器斜齿齿轮的许用应力

250~100][ w MPa。

从轮齿应力的合理性及强度考虑,每对齿轮应有各自的模数,但出于工艺考虑，模数

应尽量统一,多采用折衷方案[3]。

表 3.2给出了汽车变速器齿轮模数范围。

表 3.2汽车变速器齿轮的法向模数（mm）

车型

乘用车的发动机排量 LV / 货车的最大总质量 tma /

1.0＞V≤1.6 1.6＜V≤2.5 6.0＜ am ≤14.0 am ＞14.0

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

设计时所选模数应符合国标 GB1357-78规定（表 3.3）并满足强度要求。

表 3.3 汽车变速器常用齿轮模数（mm）

一系列 1.00 1.25 1.5 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 —

选取齿轮模数时一般要遵守的原则是：

在变速器中心距相同的条件下，选取较小的模数，就可以增加齿轮的齿数，同时

增加齿宽可使齿轮啮合的重合度增加，并减少齿轮噪声，所以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，各档齿轮应该选用一种模数，而从强度方面考虑，各档齿轮应有不同的模数；减

少乘用车齿轮工作噪声有较为重要的意义，因此齿轮的模数应选得小些；变速器低档

齿轮应选用大些的模数，其他档选用另一种模数。少数情况下，汽车变速器各档齿轮

均选用相同的模数[1]。

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

接合齿模数相同。其取值范围是：乘用车和总质量 am 在 1.8～14.0 t的货车为 2.0～

3.5mm；总质量 am 大于 14.0 t的货车为 3.5～5.0mm。选取较小的模数值可使齿数增

多，有利于换档。

由表 3.1和表 3.2并且参照同类车型选取模数

3.4.3齿形、压力角及螺旋角



压力角较小时，重合度大并降低了齿轮刚度，为此能减少进入啮合和退出啮合时

的动载荷，使传动平稳，有利于降低噪声；压力角较大时，可提高齿轮的抗弯强度和

表面接触强度。试验证明：对于直齿轮，压力角为 28°强度增加不多；对于斜齿轮，

压力角为 25°时强度最高。因此，理论上对于乘用车，为加大重合度以降低噪声应选

用 14.5°、15°、16°、16.5°等于小些得压力角；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。

斜齿轮在变速器中得到广泛的应用。选斜齿轮的螺旋角，要注意它对齿轮工作噪

声齿轮的强度和轴向力的影响。在齿轮选用大些的螺旋角时，使齿轮的啮合的重合度

增加，因而工作平稳、噪声降低。实验证明：随着螺旋角的增大，齿轮的强度也相应

提高。从提高低档齿轮的抗弯强度出发，不希望用过大的螺旋角，以 15°~25°；而从

提高高档齿轮的接触强度着眼，应选用较大螺旋角。

斜齿轮传递转矩时，要产生轴向力并作用到轴承上。设计时应力求中间轴上同时

工作的两对齿轮产生轴向力平衡，以减少轴承负荷，提高轴承寿命。因此，中间轴上

的不同档位齿轮的螺旋角应该是不一样的。为使工艺简便，在中间轴轴向力不大时，

可将螺旋角设计成一样的，或者仅取为两种螺旋角。中间轴上全部齿轮的螺旋方向应

一律取为右旋，则第一、第二轴上的斜齿轮应取为左旋。轴向力经轴承盖作用到壳体

上。一档和倒档设计为直齿时，在这些档位上工作，中间轴上的轴向力不能抵消(但因

为这些档位使用得少，所以也是允许的)，而此时第二轴则没有轴向力作用。

根据图 3.1可知，欲使中间轴上两个斜齿轮的轴向力平衡，须满足下述条件

111 tanna FF 

222 tanna FF  (3.11)

由于 T= 2211 rFrF nn  ，为使两轴向力平衡，必须满足

2

1

2

1

tan
tan

r
r





(3.12)

式中： 1Fa ， 2Fa 为轴向力， 1Fn ， 2Fn 为圆周力， 1r ， 2r 为节圆半径，T 为中间轴传

递的转矩。



图 3.1中间轴轴向力的平衡

最后可用调整螺旋角的方法，使各对啮合齿轮因模数或齿数和不同等原因而造成

的中心距不等现象得以消除[1]。

斜齿轮螺旋角可在下面提供的范围内选用：

乘用车变速器：

两轴式变速器为 ：20°～25°

中间轴式变速器为：22°～34°

货车变速器：18°～26°

汽车变速器的齿形、压力角及螺旋角按表 3.4选取。

表 3.4 汽车变速器齿轮的齿形、压力角与螺旋角

项目

车型
齿形 压力角 螺旋角 

轿车 高齿并修形的齿形 5.14 ， 15 ， 16 ， 5.16 25 ～ 45

一般货车 GB1356-78规定的标准齿形 20 18 ～ 26

重型车 GB1356-78规定的标准齿形 低档、倒档齿轮
5.22 ，

25 小螺旋角

3.4.4齿宽

在选择齿宽时，应该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。

考虑到尽可能缩短变速器的轴向尺寸和减少质量，应该选用较小的齿宽。另一方

面，齿宽减小使斜齿轮传动平稳的优点被削弱，此时虽然可以用增加齿轮螺旋角的方

法给予补偿，但这时轴承承受的轴向力增大，使其寿命降低。齿宽窄又会使齿轮的工



作应力增加。选用宽些的齿宽，工作时会因轴的变形导致齿轮倾斜，使齿轮沿齿宽方

向受力不均匀造成偏载，导致承载能力降低，并在齿宽方向磨损不均匀。

通常根据齿轮模数 )m(m n 的大小来选定齿宽：

直齿 mkb c ， ck 为齿宽系数，取为 4.5～8.0；

斜齿 ncmkb  ， ck 取为 6.0～8.5。

采用啮合套或同步器换档时，其接合齿的工作宽度初选时可取为 2～4mm。

第一轴常啮合齿轮副的齿宽系数 ck 可取大些，使接触线长度增加，接触应力降低，

以提高传动平稳性和齿轮寿命。对于模数相同的各档齿轮，档位低的齿轮的齿宽系数

取的稍大。

3.4.5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。若齿顶高系数小，则齿轮重合度小，工作噪声大；但因轮齿受到的

弯矩减小，轮齿的弯曲应力也减少。因此，从前因齿轮加工精度不高，并认为轮齿上

受到的载荷集中齿顶上，所以曾采用过齿顶高系数为 0.75～0.80的短齿制齿轮。

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 1.00。

3.4.6齿轮的修正

为了改善齿轮传动的某些性能，常对齿轮进行修正。修正的方法有三种：加工时

改变刀具与齿轮毛坯的相对位置，又称变位；改变刀具的原始齿廓参数；改变齿轮齿

廓的局部渐开线，又称修形。

齿轮的变位是齿轮设计中一个非常重要的环节。采用变位齿轮，除为了避免齿轮

产生根切和配凑中心距以外，它还影响齿轮的强度，使用平稳性，耐磨性、抗胶合能

力及齿轮的啮合噪声。

变位齿轮主要有两类：高度变位和角度变位。高度变位齿轮副的一对啮合齿轮的

变位系数的和为零。高度变位可增加小齿轮的齿根强度，使它达到和大齿轮强度想接

近的程度。高度变位齿轮副的缺点是不能同时增加一对齿轮的强度，也很难降低噪声。

角度变位齿轮副的变位系数之和不等于零。角度变位既具有高度变位的优点，又避免

了其缺点。

有几对齿轮安装在中间轴和第二轴上组合并构成的变速器，会因保证各档传动比



的需要，使各相互啮合齿轮副的齿数和不同。为保证各对齿轮有相同的中心距，此时

应对齿轮进行变位。当齿数和多的齿轮副采用标准齿轮传动或高度变位时，则对齿数

和少些的齿轮副应采用正角度变位。由于角度变位可获得良好的啮合性能及传动质量

指标，故采用的较多。对斜齿轮传动，还可通过选择合适的螺旋角来达到中心距相同

的要求。

变速器齿轮是在承受循环负荷的条件下工作，有时还承受冲击负荷。对于高档齿

轮，其主要损坏形势是齿面疲劳剥落，因此应按保证最大接触强度和抗胶合及耐磨损

最有利的原则选择变位系数。为提高接触强度，应使总变位系数尽可能取大一些，这

样两齿轮的齿轮渐开线离基圆较远，以增大齿廓曲率半径，减小接触应力。对于低档

齿轮，由于小齿轮的齿根强度较低，加之传递载荷较大，小齿轮可能出现齿根弯曲断

裂的现象。

总变位系数越小，一对齿轮齿根总厚度越薄，齿根越弱，抗弯强度越低。但是由

于轮齿的刚度较小，易于吸收冲击振动，故噪声要小些。

根据上述理由，为降低噪声，对于变速器中除去一、二档和倒档以外的其它各档

齿轮的总变位系数要选用较小的一些数值，以便获得低噪声传动[1]。

3.5变速器各档齿轮齿数的分配

图 3.2变速器传动示意图



在初选中心距、齿轮模数和螺旋角以后，可根据变速器的档数、传动比和传动方

案来分配各档齿轮的齿数。

3.5.1确定一档齿轮的齿数

一档齿轮选用斜齿圆柱齿轮，模数 nm =2.75mm，初选螺旋角  =30°, 中间轴一档

齿轮齿数可在 10z 15-17之间选取，货车可在 12-17之间选用。取 10z 17，一档齿轮

为斜齿轮。

常啮合传动齿轮副的传动比为:
9

10
1

1

2

z
zi

z
z

g (3.13)

为了求 9z 、 10z 的齿数，先求其齿数和 hz

斜齿:
n

h m
Az 109cos2 

 (3.14)

=
75.2

03cos782 　 =49.127，取整为 49

即 9z = hz 10z =49-17=32

3.5.2对中心距 A进行修正

因为计算齿数和 hz 后，经过取整数使中心距有了变化，所以应根据取定的 hz 和齿

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

据。
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对一档齿轮进行变位：
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变位系数之和 n ：
   0807.0

tan2 n

t109
n 


 

 invinvzz t

查变位系数线图得： 88.1
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齿顶高变动系数σn： 156.0 nnn 

计算一档齿轮 9、10参数：
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当量齿数： 26.49
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3.5.3确定常啮合传动齿轮副的齿数

常啮合齿轮选用斜齿圆柱齿轮，模数 nm =2.75mm，初选螺旋角  =28°。

由式(3.13)求出常啮合传动齿轮的传动比
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常啮合传动齿轮的中心距与一档齿轮的中心距相等，即

 
21

21

cos2 





ZZmA n (3.16)

08.50
75.2

82cos782cos2 21
21 


 

nm
Azz 

取整为 1z =19， 2z =31，则：

36.3
101

92
1g 

zz
zzi

对常啮合齿轮进行变位：
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变位系数之和 n ：
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查变位系数线图得： 63.1
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齿根高:   mm42.2h n1an1   mch f 

  mm304.4h n2an2   mch f 

齿全高:
mm896.5

mm896.5

222

111





fa

fa

hhh

hhh

齿顶圆直径: mm13.662 11a1  ahdd

mm73.992 22a2  ahdd

齿根圆直径: mm34.542 111  ff hdd

mm94.872 222  ff hdd

基圆直径： mm26.89cos
mm71.54cos

22

11




tb

tb

add
add

节圆直径：
mm55.962

mm19.592

21

2,
2
,

21

1,,
1











zz
zad

zz
zad



当量齿数: 60.27
cos

z 3
1

n1 


z

03.45
cos

z 3
2

n2 


z

3.5.4确定其他各档的齿数

1．二档齿轮为斜齿轮，模数 nm =2.75mm，初选 =26°

81

72
2 zz

zzig  (3.17)

33
17653.3

z

2

1
g2

8

7 
z
zi

z

 
87

87n

cos2
z







zmA (3.18)

98.5021  zz

取整为 7z =31， 8z =20

52.2
81

72
g2 

zz
zzi

对二档齿轮进行变位：

确定实际螺旋角 ：   96.25
2

cos 8787 
A
zm hn

理论中心距 oA ：
  02.78
cos2 87

87 




zzmA n

o mm

端面分度圆压力角 t ：

端面啮合角 ,
t ：  00.22coscos 0

ttt A
A 

中心距变动系数λn： 007.00
n 




nm
AA






04.22
cos
tantan t

87



 n

t



变位系数之和 n ：
   007.0

tan2 n

t87
n 


 

 invinvzz t

查变位系数线图得： 55.1
20
31

8

7 
z
zu 26.07  25.07n8   

齿顶高变动系数σn： 014.0 nnn 

计算二档齿轮 7、8参数：

分度圆直径： 85.94
26cos
75.231

cos
7

7 






nmzd mm

19.61
26cos
75.220

cos
8

8 






nmzd mm

齿顶高：   082.2h nn7an7   mha  mm

  476.3h nn8an8   mha  mm

齿根高：   144.4h n7an7   mch f  mm

  75.2h n8an8   mch f  mm

齿全高：
mm226.6

mm226.6

888

777





fa

fa

hhh

hhh

齿顶圆直径： 01.992 77a7  ahdd mm

14.682 88a8  ahdd mm

齿根圆直径： 56.862 777  ff hdd mm

69.552 888  ff hdd mm

基圆直径： mm72.56acosdd
mm92.87acosdd

t88b

t77b




节圆直径：
mm19.612

mm85.942

87

8,
8
,

87

7,,
7











zz
zad

zz
zad



当量齿数： 69.42
cos

z 3
7

n7 


z

54.27
cos

z 3
8

n8 


z

2．三档齿轮为斜齿轮，模数 nm =2.5mm，初选 =25°

61

52
3 zz

zz
ig 

(3.19)

13.1z

2

1
g3

6

5 
z
zi

z

 
65

65n

cos2
z







zmA (3.20)

55.56
5.2

52cos782cos2 65
65 


 

nm
Azz 

取整为 5z =30， 6z =27

81.1
61

52
3g 

zz
zzi

对三档齿轮进行变位：

确定实际螺旋角 ： 



  01.24

782
27305.2

2
cos 6565  ）（

A
zm hn

理论中心距 oA ：
  62.78
cos2 65

65 




zzmA n

o mm

端面分度圆压力角 t ：

端面啮合角 ,
t ：  72.20coscos 0

ttt A
A 

中心距变动系数λn： 284.00
n 




nm
AA






88.21
cos
tantan t

65



 n

t



变位系数之和 n ：
   235.0

tan2 n

t65
n 


 

 invinvzz t

查变位系数线图得： 11.1
27
30

6

5 
z
zu 12.06  355.06n5   

齿顶高变动系数σn： 519.0 nnn 

计算三档齿轮 5、6参数：

分度圆直径： 75.82
25cos
5.230

cos
5

5 






nmzd mm

48.74
25cos
5.227

cos
6

6 






nmzd mm

齿顶高：   91.2h nn5an5   mha  mm

  097.4h nn6an6   mha  mm

齿根高：   012.4h n5an5   mch f  mm

  825.2h n6an6   mch f  mm

齿全高：
mm922.6

mm922.6

666

555





fa

fa

hhh

hhh

齿顶圆直径： 57.882 55a5  ahdd mm

67.822 66a6  ahdd mm

齿根圆直径： 43.742 555  ff hdd mm

83.682 666  ff hdd mm

基圆直径： mm11.69cos
mm78.76cos

66

55




tb

tb

add
add



节圆直径：
mm48.742

mm76.822

65

6,
6
,

65

5,,
5











zz
zad

zz
zad

当量齿数： 29.40
cos

z 3
5

n5 


z

27.36
cos

z 3
6

n6 


z

3．四档齿轮为斜齿轮，模数 nm =2.5mm，初选 =25°

41

32
4 zz

zzig  (3.21)

2

1
g4

4

3z
z
zi

z


 
43

43n

cos2 





zzmA (3.22)

55.56cos2 43
43  

nm
Azz 

取整为 3z =26， 4z =31

37.1
41

32
4g 

zz
zzi

对四档齿轮进行变位：

确定实际螺旋角 ： 



  01.24

782
31265.2

2
cos 4343  ）（

A
zm hn

理论中心距 oA ：
    62.78

25cos2
31265.2

cos2 43

43 









zzmA n

o mm

端面分度圆压力角 t ：

端面啮合角 ,
t ：  72.20coscos 0

ttt A
A 




88.21
cos
tantan t

43



 n

t



中心距变动系数λn： 244.00
n 




nm
AA

变位系数之和 n ：
   234.0

tan2 n

t43
n 


 

 invinvzz t

查变位系数线图得： 19.1
26
31

3

4 
z
zu 05.04  284.04n3   

齿顶降低系数σn： 478.0 nnn 

计算四档齿轮 3、4参数：

分度圆直径： 72.71
25cos
5.226

cos
3

3 






nmzd mm

51.85
25cos
5.231

cos
4

4 






nmzd mm

齿顶高：   985.2h nn3an3   mha  mm

  778.3h nn4an4   mha  mm

齿根高：   835.3h n3an3   mch f  mm

  042.3h n4an4   mch f  mm

齿全高：
mm82.6

mm82.6

444

333





fa

fa

hhh

hhh

基圆直径： mm35.79cos
mm55.66cos

44

33




tb

tb

add
add

齿顶圆直径： 29.10073.2283.942 33a3  ahdd mm

16.129995.1217.1252 44a4  ahdd mm

齿根圆直径： 85.8699.3283.942 333  ff hdd mm

721.115725.4217.1252 444  ff hdd mm



节圆直径：
mm84.842

mm16.712

43

4,
4
,

43

3,,
3











zz
zad

zz
zad

当量齿数： 92.34
cos

z 3
3

n3 


z

64.41
cos

z 3
4

n4 


z

3.5.5确定倒档齿轮齿数

倒档齿轮选用直尺圆柱齿轮，倒档齿轮选用的模数为 3，倒档齿轮 13z 的齿数一般

在 21～23之间，初选 13z 后，可计算出中间轴与倒档轴的中心距
，A 。初选 13z =23， 12z =16，

则：

 12132
1 zzmA， 

=  23163
2
1



=58.5mm

为保证倒档齿轮的啮合和不产生运动干涉，齿轮 12和 11的齿顶圆之间应保持有

0.5mm以上的间隙，则齿轮 11的齿顶圆直径 11aD 应为

ADD aa 
2

5.0
2

1211

12 1211  aa DAD

=2×78－3×(16+2)－1=101mm

211
11 

m
Dz

=31.66

为了保证齿轮 11和 12的齿顶圆之间应保持有 0.5mm以上的间隙，取 11z =31

计算倒档轴和第二轴的中心距 A ：

 
2

1311,, zzmA 




=  
2
23313 

=81mm

计算倒档传动比：

13

11

12

13

1

2

z
z

z
z

z
zi 倒

=3.16

分度圆直径： 931111  mzd mm

481212  mzd mm

691313  mzd mm

齿顶高： 3*
11  mhh ana mm

3*
12  mhh ana mm

3*
13  mhh ana mm

齿根高：   75.3h a11   mch f mm

  75.3h a12   mch f mm

  75.3h a13   mch f mm

齿全高： 75.6)h2( a   mch mm

齿顶圆直径： 992 1111a11  ahdd mm

542 1212a12  ahdd mm

752 1313a13  ahdd mm

齿根圆直径： 5.852 111111  ff hdd mm

5.402 121212  ff hdd mm

5.612 131313  ff hdd mm



3.6变速器齿轮的设计及校核

3.6.1 齿轮的坏损形式

变速器齿轮的损坏形式主要有三种：齿轮折断、齿面点蚀、齿面胶合。

齿轮折断有两种情况，一种是齿轮受到足够大的突然载荷的冲击作用，导致齿轮

断裂，这种破坏的断面为粗粒状。另一种是受到多次重复载荷的作用，齿根受拉面的

最大应力区出现疲劳裂缝，裂缝逐渐扩展到一定深度后，齿轮突然折断。

齿面点蚀是闭式齿轮传动经常出现的一种损坏形式。因闭式齿轮传动齿轮在润滑

油中工作，齿面长期受到脉动的接触应力作用，会逐渐产生大量与齿面成尖角的小裂

缝。面裂缝中充满了润滑油，啮合时，由于齿面互相挤压，裂缝中油压增高，使裂缝

继续扩展，最后导致齿面表层一块块剥落，齿面出现大量扇形小麻点，这就是齿面点

蚀现象。

高速重载齿轮传动、轴线不平行的螺旋齿轮传动及双曲面齿轮传动，由于齿面相

对滑动速度大，接触压力大，使齿面间滑动油模破坏，两齿面间金属材料直接接触，

局部温度过高，互相熔焊粘联，齿面沿滑动方向形成撕伤痕迹，这种损坏形式叫胶合。

在汽车变速器齿轮中，胶合损坏情况不多。

3.6.2轮齿的强度计算

汽车的变速器齿轮使用条件是相似的。此外，汽车变速器齿轮用的材料、热处理

方法、加工方法、精度级别、支撑方式也基本一致。如汽车变速器齿轮用低碳合金钢

制造，采用剃齿或磨齿精加工，齿轮表面采用渗碳淬火热处理工艺，齿轮精度不低于

7级。因此，比用于通用齿轮强度公式更为简化一些的计算公式来计算汽车齿轮，同

样可以获得较为准确的结果。

1. 轮齿弯曲应力

(1)直齿轮弯曲应力公式为：

bty
KKF f

w
 1 (3.23)

式中： w ——弯曲应力(MPa)；

1F——圆周力(N)， dTF g21  ；

gT ——计算载荷( mmN  )；

d——节圆直径(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；

b——齿宽(mm )；

t——端面齿距(mm )， mt  ；

m——模数；

y——齿形系数，如图 3.3所示。

因为齿轮节圆直径 mzd  ，式中 z为齿数，所以将上述有关参数代入式后得：

yzKm
KKT

c

fg
w 3

2


  (3.24)

当计算载荷 gT 取作用到变速器第一轴上的最大转矩 maxeT 时，一、倒档直齿轮许用

弯曲应力在 400～850MPa范围，货车可取下限，承受双向交变载荷作用的倒档齿轮的

许用应力取下限。

(2)斜齿弯曲应力公式为：




btyK

KF
w

1 (3.25)

式中： 1F——圆周力(N )， dTF g21  ；

gT ——计算载荷( mmN  )；

d——节圆直径(mm )，   coszmd n ，

nm ——法向模数(mm )， z——齿数，  ——斜齿轮螺旋角(  )；

K ——应力集中系数， 50.1K ；

b——齿面宽(mm )；

t——法向齿距(mm )， nmt  ；

y——齿形系数，可按当量齿数 3coszzn  在图 3.3中查得；



K ——重合度影响系数， 0.2K 。

将上述有关参数代入公式后，可得到斜齿轮的弯曲应力公式为：










KyKzm
KT

Cn

g
w 3

cos2
 (3.26)

当计算载荷取作用到变速器第一轴上的最大转矩 maxeT 时，对乘用车常啮合齿轮和

高挡齿轮，许用应力在 180～350MPa范围，对货车为 100～250MPa范围。

图 3.3 齿形系数图

2. 轮齿接触应力











bz
j b

FE


 11418.0 (3.27)

式中： j ——轮齿的接触应力（MPa）；

F——齿面上的法向力（N），
)cos(cos

1


FF  ；

1F——端面内分度圆切向力， d
T

F g2
1  ；



gT ——计算载荷( mmN  )；

d——节圆直径(mm )；

 ——节点处压力角(  )；

 ——齿轮螺旋角(  )；

E——齿轮材料弹性模量(MPa)， E =2.1×10 5 2mmN  ；

b——齿轮接触实际宽度(mm )；

z ， b ——主动及被动齿轮节圆处齿廓曲率半径(mm )，

其中：斜齿轮——

 2cos

sinz
z

r
 ，


 2cos

sinb
b

r
 ；

直齿轮——  sinzz r ，  sinbb r 。

zr 、 br ——主动及被动齿轮节圆半径(mm )。

其中：斜齿轮——   coszmd n ，直齿轮—— mzd 

所以：斜齿轮——
2
sin nnz

z
mz 

  ，
2
sin nnb

b
mz   ；

直齿轮——
2

sin mz z
z


  ，

2
sin mzb

b


  。

nm ——斜齿轮法向模数

m——直齿轮模数

nzz ——斜齿轮当量齿数

z——直齿轮齿数

将所有参数带入式(3.27)得：

斜齿轮 









bz
j db

TE


 11
coscos

418.0 (3.28)

直齿轮 









bz
j db

TE


 11
cos

418.0 (3.29)



将作用在变速器第一轴上的载荷 2maxeT 作为计算载荷时，变速器齿轮的许用接

触应力见表 3.5。

表 3.5 变速器齿轮的许用接触应力

齿轮
j /MPa

渗碳齿轮 液体碳氮共渗齿轮

一档和倒档 1900～2000 950～1000

常啮合齿轮和高档 1300～1400 650～700

3.7计算各轴的转矩

发动机最大扭矩为 192N·m，齿轮传动效率 99%，离合器传动效率 99%，轴承传

动效率 96%。

Ⅰ轴： 1T = 承离maxeT =192×99%×96%=182.48 mN 

中间轴： 2T = 121 iT 齿承 =182.48×96%×99%×31/19=282.96 mN 

Ⅱ轴： 一档 1413231  iTT 齿承 =282.96×0.96×0.99×32/17=506.21 mN 

二档 87232  iTT 齿承 =282.96×0.96×0.99×31/20=416.83 mN 

三档 65233  iTT 齿承 =282.96×0.96×0.99×30/27=298.81 mN 

四档 43234  iTT 齿承 =282.96×0.96×0.99×26/31=225.55 mN 

倒档 1091112
3

2  iiTT ）（ 齿承倒 

23
31

16
2399.096.096.282 33  =470.64 mN 

倒档轴： 111224  iTT 齿承 =282.96×0.96×0.99×23/16=386.58 mN 

3.8各档齿轮的强度计算

1．计算一档斜齿轮 9，10的弯曲应力

9z =32， 10z =17， 9y =0.137， 10y =0.166， 31T =506.20 mN  ， 2T =282.96 mN  ， 109 =30°，

nm =2.75mm， cK =8.0










KKymz
KT

cn
w

9
3

9

10931
9

cos2 

= 3
3 10

0.20.8137.075.232
50.130cos20.5062







=287.11MPa<180～350MPa








KKymz
KT

cn
w

10
3

10

1092
10

cos2 

= 3
3 10

0.20.8166.075.217
50.130cos96.2822







=249.33MPa<180～350MPa

2．计算二档斜齿轮 7，8的弯曲应力

7z =31， 8z =20， 7y =0.141， 8y =0.158， 32T =416.83 mN  ， 2T =282.96 mN  ， 87 =26°，

nm =2.75mm， cK =8.5









KKymz
KT

cn
w

7
3

7

8732
7

cos2 

= 3
3 10

0.25.8141.075.231
50.126cos83.4162







=231.62MPa<180～350MPa









KKymz
KT

cn
w

8
3

8

872
8

cos2 

= 3
3 10

0.25.8158.075.220
50.1°26cos96.2822







=217.49MPa<180～350MPa

3．计算三档斜齿轮 5，6的弯曲应力

5z =30， 6z =27， 5y =0.131， 6y =0.153， 33T =298.81 mN  ， 2T =282.96 mN  ， 65 =25°，

nm =2.5mm， cK =8.0









KKymz
KT

cn
w

5
3

5

6533
5

cos2 

= 3
3 10

0.20.8131.05.230
50.1°25cos81.2982









=263.35MPa<180～350MPa









KKymz
KT

cn
w

6
3

6

652
6

cos2 

= 3
3 10

0.20.8153.05.227
50.1°25cos96.2822







=237.24MPa<180～350MPa

4．计算四档斜齿轮 3，4的弯曲应力

3z =26， 4z =31， 3y =0.128， 4y =0.152， 34T =225.55 mN  ， 2T =282.96 mN  ， 43 =25°，

nm =2.5mm， cK =8.0









KKymz
KT

cn
w

3
3

3

4334
3

cos2 

= 3
3 10

0.20.8128.05.226
50.1°25cos55.2252







=234.74MPa<180～350MPa









KKymz
KT

cn
w

4
3

4

432
4

cos2 

= 3
3 10

0.20.8152.05.231
50.1°25cos96.2822







=207.99MPa<180～350MPa

5．常啮合齿轮 1，2的弯曲应力

1z =19， 2z =31， 1y =0.163， 2y =0.132， 1T =192 mN  ， 2T =282.96 mN  ， 21 =30°，

nm =2.75mm， cK =8.0









KKymz
KT

cn
w

1
3

1

211
1

cos2 

= 3
3 10

0.20.8163.075.219
50.1°30cos1922







=154.16MPa<180～350MPa









KKymz
KT

cn
w

2
3

2

212
2

cos2 



= 3
3 10

0.20.8132.075.231
50.1°30cos96.2822







=171.95MPa<180～350MPa

6．计算倒档直齿轮 11，12，13的弯曲应力

11z =31， 12z =16， 13z =23， 11y =0.143， 12y =0.126， 13y =0.132，m =3mm， cK =8.0，

倒T =470.64 mN  ， 2T =282.96 mN  ， 4T =386.58 mN 

1111
311

2
yKzm

KKT

c

f
w 

 倒

3
3 10

143.00.8313
9.065.164.4702








=464.91MPa<400～850MPa

1212
3
2

12

2
yKzm

KKT

c

f
w 

 

= 3
3 10

126.00.8163
1.165.196.2822







= 751.20MPa<400～850MPa

1313
3
4

13

2
yKzm

KKT

c

f
w 

 

= 3
3 10

132.00.8233
1.165.158.3862







=681.49MPa<400～850MPa

7．计算一档斜齿轮 9，10的接触应力

9z =32， 10z =17， 31T =506.20 mN  ， 2T =282.96 mN  ， 109 =30， cK =8.0， nm =2.75mm

mm98.532

mm60.1012

109

10,
10
,

109

9,,
9











zz
zad

zz
zad

mm63.2330cos/)15.23sin2/60.101(cos/)sin( 22
99   bb r

30cos/)15.23sin2/98.53(cos/)sin( 22
1010   zz r =14.15mm
















91010-99

31
9

11
coscos

418.0
bz

j db
ET




= 3
5

10
63.26
1

15.14
1

03cos15.23cos60.01122
101.202.506418.0 　






 




=1508.25MPa<1900～2000MPa














91010-910

2
10

11
coscos

418.0
bz

j db
ET




= 3
5

10
63.26
1

15.14
1

03cos15.23cos98.5322
101.296.282418.0 　






 




=1547.08MPa<1900～2000MPa

8．计算二档斜齿轮 7，8的接触应力

7z =31， 8z =20， 32T =416.83 mN  ， 2T =282.96 mN  ， 87 =26， cK =8.5， nm =2.75mm

mm19.612

mm85.942

87

8,
8
,

87

7,,
7











zz
zad

zz
zad

26cos/)22sin2/85.94(cos/)sin( 22
77   bb r =21.99mm

26cos/)22sin2/19.61(cos/)sin( 22
88   zz r =14.19mm














788-77

32
7

11
coscos

418.0
bz

j db
ET




= 3
5

10
99.21
1

19.14
1

62cos22cos85.9424
101.283.416418.0 　






 




=1361.73MPa<1300～1400MPa














788-78

2
8

11
coscos

418.0
bz

j db
ET




= 3
5

10
99.21
1

19.14
1

26cos22cos19.6124
101.296.282418.0 　






 




=1396.86MPa<1300～1400MPa



9．计算三档斜齿轮 5，6的接触应力

5z =30， 6z =27， 33T =298.81 mN  ， 2T =282.96 mN  ， 65 =25， cK =8.0， nm =2.5mm

mm48.742

mm76.822

65

6,
6
,

65

5,,
5











zz
zad

zz
zad

25cos/)72.20sin2/76.82(cos/)sin( 22
55   bb r =17.82mm

25cos/)72.20sin2/48.74(cos/)sin( 22
66   zz r =16.04mm














5665-5

33
5

11
coscos

418.0
bz

j db
ET




= 3
5

10
82.17
1

04.16
1

52cos72.20cos76.8220
101.281.298418.0 　






 




=1357.99MPa<1300～1400MPa














566-56

2
6

11
coscos

418.0
bz

j db
ET




= 3
5

10
82.17
1

04.16
1

52cos72.20cos48.7420
101.296.282418.0 　






 




=1393.00MPa<1300～1400MPa

10．计算四档斜齿轮 3，4的接触应力

3z =26， 4z =31， 34T =225.55 mN  ， 2T =282.96 mN  ， 43 =25， cK =8.0， nm =2.5mm

mm84.842

mm16.712

43

4,
4
,

43

3,,
3











zz
zad

zz
zad

25cos/)72.20sin2/16.71(cos/)sin( 22
33   bb r =15.33mm

25cos/)72.20sin2/84.84(cos/)sin( 22
44   zz r =18.27mm
















344-33

34
3

11
coscos

418.0
bz

j db
ET




= 3
5

10
33.15
1

27.18
1

52cos72.20cos16.7120
101.255.225418.0 　






 




=1283.11MPa<1300～1400MPa














344-34

2
4

11
coscos

418.0
bz

j db
ET




= 3
5

10
33.15
1

27.18
1

52cos72.20cos84.8420
101.296.282418.0 　






 




=1361.19MPa<1300～1400MPa

11．常啮合斜齿轮 1，2的接触应力

1z =19， 2z =31， 1T =192 mN  ， 2T =282.96 mN  ， 21 =28， cK =8.0， nm =2.75mm

mm55.962

mm19.592

21

2,
2
,

21

1,,
1











zz
zad

zz
zad

28cos/)65.22sin2/55.96(cos/)sin( 22
22   bb r =23.85mm

28cos/)65.22sin2/19.59(cos/)sin( 22
11   zz r =14.62mm














212-11

1
1

11
coscos

418.0
bz

j db
ET




= 3
5

10
85.23
1

62.14
1

82cos65.22cos19.5922
101.2192418.0 　






 




=854.59MPa<1300～1400MPa














212-12

2
2

11
coscos

418.0
bz

j db
ET




= 3
5

10
85.23
1

62.14
1

82cos65.22cos55.9622
101.296.282418.0 　






 




=1148.77MPa<1300～1400MPa



12．计算倒档直齿轮 11, 12 ,13 的接触应力

11z =31， 12z =16， 13z =23，m =3mm， cK =8.0， 倒T =470.64 mN  ， 2T =282.96 mN  ，

4T =386.58 mN 

3131111  mzd =93mm

1631212  mzd =48mm

2331313  mzd =69mm

0cos/)20sin2/93(cos/)sin( 22
1111   bb r =15.90mm

0cos/)20sin2/48(cos/)sin( 22
1212   zz r =8.21mm

0cos/)20sin2/69(cos/)sin( 22
1313   zz r =11.79mm














111311
11

11
cos

418.0
bz

j db
ET


 倒

= 3
5

10
90.15
1

79.11
1

20cos9324
101.264.470418.0 　






 




=1102.79MPa<1900～2000MPa














131212

2
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11
cos

418.0
bz

j db
ET




= 3
5

10
79.11
1

21.8
1

20cos4824
101.296.282418.0 　






 




=1501.91MPa<1900～2000MPa
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3.9计算各档齿轮的受力

1．一档斜齿轮 9，10的受力

9d =101.61mm， 10d =53.98mm， 31T =506.20 mN  ， 2T =282.96 mN  ， 109 =30°
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
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2．二档斜齿轮 7，8的受力

85.947 d mm， 19.618 d mm， 32T =416.83 mN  ， 2T =282.96 mN  ，  2687
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3．三档齿轮 5，6的受力

75.825 d mm， 48.746 d mm， 33T =298.81 mN  ， 2T =282.96 mN  ， 65 =25°
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4．四档斜齿轮 3，4的受力

72.713 d mm， 51.854 d mm， 34T =225.55 mN  ， 2T =282.96 mN  ， 43 =25°
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5．常啮合齿轮 1，2的受力

18.591 d mm， 55.962 d mm， 1T =192 mN  ， 2T =282.96 mN  ， 21 =28°
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6．倒档齿轮 9，10，11，12的受力

11d =93mm， 12d =48mm， 13d =69mm， 倒T =470.64 mN  ， 2T =282.96 mN  ，

4T =386.58 mN 

221120510
93

23315838622 3

11

4
11 ./.

d
iTFt 


 N

121694810
48

16239628222 3

12

2
12 ./.

d
iTFt 


 N

N69.1838610
69

23/3164.47022 3

13
13 




d
iT

Ft
倒



N36.407810
0cos93

20tan23/3158.3862
cos
tan2 3

11

4
11 








d
iTFr

N80.578310
0cos48

20tan16/2396.2822
cos
tan2 3

12

2
12 








d
iTFr

N21.669210
0cos69

20tan23/3164.4702
cos
tan2 3

13
13 








d
iT

Fr
倒

N36.4078
93

20tan23/3158.3862tan2

11

4
a11 




d
iTF 

N80.5783
48

20tan16/2396.2822tan2

12

2
a12 




d
iTF 

N21.6692
69

20tan23/3164.4702tan2

13
a13 




d
iT

F
倒

3.10变速器轴的设计及校核

3.10.1轴的结构与分析

变速器在工作是承受转矩及弯矩，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。轴的结构形状除应保证其强度与刚度外，还应考虑齿轮、

同步器及轴承等的安装、固定，它与加工工艺也有密切关系。

第一轴通常和齿轮做成一体，其长度决定于离合器总成的轴向尺寸。第一轴花键

尺寸与离合器从动盘毂内花键统一考虑，目前一般都采用齿侧定心的矩形花键，键齿

之间为动配合。

第二轴制成阶梯式的以便于齿轮安装，从受力及合理使用材料看，也是需要的。

各截面尺寸不应相差悬殊，轴上供磨削用的砂轮越程槽处的应力集中会引起轴断裂。

用弹性挡圈定位各挡齿轮虽简单，但拆装不方便，且与旋转件端面有滑摩，同时弹性

挡圈也不能承受较大的轴向力，故这种结构仅用于轻型及以下的汽车变速器上。第二

轴安装同步器齿座的花键采用渐开线花键且以大径定心更宜、渐开线花键固定连接的

精度要求比矩形花键低，但定位性能好，承载能力大，且键齿高较小使小径相应增大，

可增强轴的刚度。当一档、倒档采用滑动齿轮挂档时，第二轴的相应花键则采用矩形

花键及动配合，这时不仅要求磨削定心的外径，一般也需要磨削键齿侧，而矩形花键

键侧面磨削比渐开线花键容易[3]。



变速器中间轴有旋转式和固定式两种：

旋转式中间轴支承在前后两个滚动轴承上。其上一档齿轮常和轴做成一体，而高

档齿轮则通过键或过盈配合与轴连接以便于更换。如结构尺寸允许，应尽量用旋转式

中间轴。

固定式中间轴为仅起支撑作用的光轴，与壳体呈轻压配合并用锁片等做轴向定位。

刚度主要由支撑于其上的连体齿轮（宝塔齿轮）的结构保证。仅用壳体上无足够位置

设置滚动轴承和轴承盖[3]。

3.10.2轴的尺寸

三轴式变速器的第二轴与中间轴的最大直径 d可根据中心距 A(mm )按下式初选

d  (0.45~0.60) A (3.30)

第一轴花键部分直径可根据发动机最大转矩 maxeT （ mN  ）： 3
maxeTKd  (3.31)

其中：K——经验系数， 6.4~0.4K

maxeT ——发动机最大转矩

变速器轴的直径d与支承间的距离 l可按下列关系式选取：

第一轴及中间轴：
l
d =0.16～0.18 (3.32)

第二轴：
l
d =0.18～0.21 (3.33)

初选的轴景还需根据变速器的结构布置和轴承与花键、弹性挡圈等标准以及轴的

刚度与强度验算结果进行修正。

已知中心距 A =78mm， maxeT =192 mN  应用上述公式计算各轴尺寸：

第一轴花键部分直径  31 1926.40.4 〜d  =23.07～26.54mm；中间轴最大直径和第

二轴最大直径   7860.045.0max2  〜d =35.1～46.8mm。

第二轴支承之间的长度 2L =228.57~266.67mm,取 2L = 242 mm；中间轴支承之间

的长度 L =266.67～300mm,取 L =283.8mm。
3.11轴的强度计算

3.11.1轴的刚度验算



若轴在垂直面内挠度为 cf ，在水平面内挠度为 sf 和转角为δ，可分别用式(3.34)、(3.35)、

(3.36)计算

4

22
r

22
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3
aF64

3 ELd
b

EIL
baFf c 

 (3.34)

4

2222

3
aF64

3 ELd
b

EIL
baFf tt

s 
 (3.35)

   
43

aF64
3 ELd

abb
EIL

ababF rr


 




 (3.36)

式中： rF ——齿轮齿宽中间平面上的径向力（N）；

tF ——齿轮齿宽中间平面上的圆周力（N）；

E——弹性模量（MPa）， E =2.1×105MPa；

I ——惯性矩（mm 4），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．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，可以不必

计算

2．第二轴的刚度

一档时

98.187549 tF N， 89.92669 rF N， 48d mm， mm3.84a 9  ， 7.1579 b mm，

242L mm
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二档时

33.136237 tF N， 54.57167 rF N， 46d mm， mm3.112a 7  ， 7.1297 b mm，

242L mm
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三档时

44.80245 tF N， 47.33545 rF N， 42d mm， mm2.168a5  ， 8.735 b mm，

242L mm
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四档时

30.74993 tF N， 99.31293 rF N， 40d mm， mm2.193a3  ， 8.483 b mm，



242L mm
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倒档时

22.1120511 tF N， 36.4078r11 F N， 40d mm， mm4.27a11  ， 6.21411 b mm
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3．中间轴刚度

一档时

67.1911710 tF N， 11.974310 rF N， 45d mm， mm8.82a10  ， 20110 b mm，

8.283L mm
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二档时
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三档时

53.84426 tF N， 06.37216 rF N， 48d mm， mm7.166a6  ， 1.1176 b mm，
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4

2
6

2
6r6

6 3
aF64
ELd

bfc 
 =0.030mm mm10.005.0 〜

4

2
6

2
66

s6 3
a64

ELd
bFf t


 =0.069mm mm15.010.0 〜

mm2.0mm075.02
6

2
66  sc fff

 
4

66666
6 3

aF64
ELd

babr





 =0.00007rad 0.002rad

四档时
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a64

ELd
bFf t


 =0.105mm mm15.010.0 〜



mm2.0mm114.02
4

2
44  sc fff

 
4

44444
4 3

aF64
ELd

babr





 =0.0003rad 0.002rad

倒档时

12.1694812 tF N， 80.578312 rF N， 36d mm， mm9.25a12  ， 9.25712 b mm，

8.283L mm

4

2
12

2
12r12

12 3
aF64
ELd

bfc 
 =0.017mm mm10.005.0 〜

4

2
12

2
1212

s12 3
a64
ELd

bFf t


 =0.051mm mm15.010.0 〜

mm2.0mm054.02
12

2
1212  sc fff

 
4

1212121212
12 3

aF64
ELd

abbr





 =0.0006rad 0.002rad

3.11.2轴的强度计算

作用在齿轮上的径向力 rF 和轴向力 aF ，使轴在垂直平面内弯曲变形产生垂直挠度

cf ，而圆周力 tF使轴在水平面弯曲变形产生水平挠度 sf 。在求取支点的垂直面和水平

面内的反力后，计算相应的垂向弯矩 cM 、水平弯矩 sM 。则在转矩和弯矩的同时作用

下，其应力为：

 


  3

32
d
M

W
M

(3.37)

式中: 222
gsc TMMM  (MPa)；

d——轴的直径(mm)，花键处取内径；

W——抗弯截面系数( 3mm )；

cM ——在计算断面处轴的垂直弯矩， mN  ；

cM ——在计算断面处轴的水平弯矩， mN  ；



  ——许用应力，在低挡工作时，   ≤400MPa。

除此之外，对轴上的花键，应验算齿面的挤压应力。

变速器的轴与齿轮相同的材料制造。

1．二轴一档的强度校核

一档时挠度最大，最危险，因此校核。

10.10498a9 F N； 98.18754t9 F N； 89.92669r F N； mm61.101d9 

mm3.84a  ； mm7.157b  ； mm242L 

求水平面内支反力 AF 、 BF 和弯矩 SM

0,0 9  tBA FFFF (3.38)

0,0 9  aFLFM tA (3.39)

24.6533AF N

74.122219  AtB FFF N

对左边取分离体： 94.1030291 bFM As mN 

求垂直面内支反力 AF 、 BF 和弯矩 CM

0,0 9  rBA FFFF (3.40)

2
,0 9

44
dFaFLFM arA  (3.41)

04.5432AF N

85.38349  ArB FFF N

对左边取分离体： 71.856632 bFM Ac mN 

96.13398952222  gsc TaMMM mN 

  MPa400MPa47.12332
3  




d
M



图 3.4 二轴受力图

2．中间轴强度校核

64.39902a F N； 37.95632t F N； 68.45192r F N； 64.11393a10 F N；

11.974310r F N； 67.19117t10 F N； mm3.37L1  ； mm201L2  ； mm8.82L3  ；

mm8.283L 

求水平面内支反力 AF 、 BF 和弯矩 1SM 、 2SM

0,0 210  ttBA FFFFF (3.42)

0,0 21012  LFLFLFM Bt (3.43)

92.14796BF N

22.24351AF N

对左边取分离体： 51.90830011  LFM As mN 

对右边取分离体： 02.201628132  LFM Bs mN 

求垂直面内支反力 AF 、 BF 和弯矩 1CM 、 2CM



0,0 102  rrBA FFFFF (3.44)

0
22

,0 10
10210

2
212  LFdFLFdFLFM Barar (3.45)

33.7302BF N

46.6960AF N

对左边取分离体： 16.25962511  LFM AC mN 

对右边取分离体： 92.60463232  LFM BC mN 

23.9446772
g

22
1

2
1  TaMMM SCC mN 

38.13662572
g

22
2

2
2

,  TaMMM SCC mN 

  MPa400MPa65.10532
3  




d
M

C

  MPa400MPa79.15232
3

,  



d
M

c

图 3.5 中间轴受力图



3.12轴承的选择及校核

1．一轴轴承选择及校核

（1）初选轴承的型号为 30206， 1rF =5003.35N， 1aF =4417.69N，

32004rC N， 050050 rC N， 37.0e N

（2）求当量动载荷

径向当量动载荷P 因为 e
F
F

r

a  89.0
1

1

查机械设计手册得： 0.40X  ， 6.1Y 

取 2.1pf 所以

N66.1088369.44176.153.500340.02.1)( ar  ）（YFXFfP p

（3）校核轴承寿命
对汽车轴承寿命的要求是轿车 30万km，货车和大客车 25万km。则轴承的使用

预期使用寿命可按汽车以平均车速 amv 行驶至大修前的总行驶里程 S来计算[1]

am
h v

SL 

式中的汽车平均车速可取 max6.0 aam vv  。

所以轴承失效前汽车行驶的时间为

am
h v

SL  10.2564
1956.0

300000



 h











P
Cf

n
L T
h 60

106
， 为寿命系数，对球轴承 =3；对滚子轴承 =10/3。











P
Cf

n
L rT
h 60

106
3657.15h＞ ,

hL =2564.10h合格

2．中间轴及轴承的校核

（1）初选轴承的型号为 30205， 2rF =4519.68N， 2aF =3990.64N， 10rF =9743.11N，

10aF =11393.64N， 32200rC N， 370000 rC N， 37.0e N

（2）求当量动载荷



径向当量动载荷P 因为 e
F
F

r

a  89.0
2

2

查机械设计手册得： 0.40X  ， 6.1Y 

79.1396211.974368.4519102  rrr FFF N

740364.399064.11393210  aaa FFF N

取 2.1pf 所以

N89.2091574036.179.1396240.02.1)( ar  ）（YFXFfP p

66.3064
60
106











P
Cf

n
L rT
h h＞ ,

hL =2564.10h合格

3．二轴轴承选择及校核

（1）初选轴承的型号为 30208， 9rF =9266.89N， 9aF =10498.10N，

63000rC N， 740000 rC N， 37.0e N

（2）求当量动载荷

径向当量动载荷P 因为 e
F
F

r

a  13.1
9

9

查机械设计手册得： 0.40X  ， 6.1Y 

取 2.1pf 所以

N46.2460410.104986.189.926640.02.1)( ar  ）（YFXFfP p

94.3340
60
106











P
Cf

n
L rT
h h＞ ,

hL =2564.10h合格

3.13本章小结

本章首先根据所学汽车理论的知识计算出主减速器的传动比，其次计算出变速器

的各档传动比；确定齿轮的参数；介绍了齿轮变位系数的选择原则，并根据各档传动

比计算各档齿轮的齿数，对各档齿轮进行变位。然后计算出各档齿轮的转矩、轮齿的

弯曲应力和接触应力以及各档齿轮所受的力。对传动机构中的轴及轴承进行设计，确

定其结构、尺寸。计算轴的刚度和强度。最后校核各轴上的轴承的寿命。



第 4章 同步器和变速器操纵机构

同步器使变速器换挡轻便、迅速，无冲击，无噪声，且可延长齿轮使用寿命，提

高汽车的加速性能并节省燃油，故轿车变速器除倒档、货车除一档、倒档外，其他档

位多装用[1]。

同步器有常压式、惯性式和惯性增力式三种。常压式同步器结构虽然简单，但又

不能保证啮合件在同步状态下（即角速度相同）换档的缺点，现已很少使用。得到广

泛使用的是惯性式同步器[3]。

4.1惯性式同步器

惯性式同步器能做到换档时两换档元件之间的角速度达到完全相等之前，不允许

换档，因而能确保完成同步啮合换挡，性能稳定、可靠，因此在现代汽车变速器中得

到了最广泛的应用。同步器的功能和实现对同步器的基本要求。

按结构分，惯性式同步器有锁销式、滑块式、锁环式、多片式和多锥式几种。虽

然结构有所区别，但它们都有摩擦元件、锁止元件和弹性元件。挂挡时，在轴向力作

用下摩擦元件相靠，在惯性转矩作用下产生摩擦力矩，使被结合的两部分逐渐同步；

锁止元件用于阻止同步前强行挂挡；弹性元件使啮合套等在空挡时保持中间位置，又

不妨碍整个结合和分离过程。

4.1.1锁销式同步器

1、4-同步锥环；2-锁销；3-啮合套；5-啮合齿座；6-定位销

图 4.1 锁销式同步器

如图 4.1所示锁销式同步器的摩擦元件是同步环 1，4和齿轮上的凸肩部分，分别



在它们的内圈和外圈设计有相互接触的锥形摩擦面。锁止元件位于滑动齿套 3的圆盘

部分孔中做出的锥形肩角和装在上述孔中、在中部位置处有相同角度的斜面锁销 4。

锁销与同步环 2刚性连接。弹性元件是位于滑动齿套 1圆盘部分径向孔中的弹簧 7。

在空挡位置，钢球 5在弹簧压力作用下处在销 6的凹槽中，使之保持滑动齿套与同步

环之间没有相对移动。滑动齿套与同步环之间为弹性连接。摩擦元件是铆在锁销两端

的同步锥环及与之相配并固定在齿轮上的内锥面。

锁销式同步器的优点是零件数量少，摩擦锥面平均半径较大，使转矩容量增加。

这种同步器轴向尺寸长是它的缺点。锁销式同步器多用于中、重型货车的变速器中。

4.1.2锁环式同步器

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 4.2 锁环式同步器

如图 4.2所示，锁环式同步器工作可靠、耐用，因摩擦锥面半径受限，其转矩容

量不大，适于轻型以下汽车，广泛应用于轿车及轻型客、货汽车。在其啮合套外花键

上的三个轴向槽中放着可沿槽移动的滑块，它们由两个弹簧圈压向啮合套并以其中部

的凸起定位于啮合套中间的内环槽中。滑块两端伸入锁环缺口，缺口比滑块宽一个接

合齿宽。换挡时，啮合套带动滑块推动锁环与被接合齿轮的锥面相靠，转速差产生的

摩擦力矩使锁环相对于啮合套及滑块转过一个角度并由滑块定位，恰使啮合套齿端与

锁环齿端以锁止斜面相抵，如图 4.3a所示，此类同步器的工作原理是：换档时，沿轴

向作用在啮合套上的换档力，推啮合套并带动定位销和锁环移动，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  ，致使在锥面上作用有摩擦力矩，它使锁环相对啮合套和滑块转过一个角度，

并滑块予以定位。接下来，啮合套的齿端与锁环齿端的锁止面接触，使啮合套的移动



受阻，同步器在锁止状态，换档的第一阶段结束。换档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

环的角速度逐渐靠近，在角速度相等的瞬间，同步过程结束，完成换档过程的第二阶

段工作。之后，摩擦力矩随之消失，而拨环力矩使锁环回位，两锁止面分开，同步器

解除锁止状态，接合套上的接合齿在换档力的作用下通过锁环去与齿轮上的接合齿啮

合，如图 4.3b所示，锁止斜面脱开，啮合套克服滑块的弹簧力而越过锁环与齿轮的接

合齿同步啮合，保证无冲击挂挡。

(a) 同步器锁止位置 (b) 同步器换挡位置

1-锁环；2-啮合套；3-啮合套上接合齿；4-滑块

图 4.3 锁环式同步器工作原理

4.2 变速器操纵机构的分类

根据汽车使用条件的需要，驾驶员利用操纵机构完成选挡和实现换挡或退到空挡。

变速器操纵机构应当满足如下主要要求：换挡时只能挂入一个挡位，换挡后应使

齿轮在全齿长上啮合，防止自动脱挡或自动挂挡，防止误挂倒挡，换挡轻便。

用于机械式变速器的操纵机构，常见的是由变速杆、拨块、拨叉、变速叉轴及互

锁、自锁和倒挡装置等主要零件组成，并依靠驾驶员手力完成选挡、换挡或推到空挡

工作，称为手动换挡变速器[1]。

1. 直接操纵手动换挡变速器

当变速器布置在驾驶员座椅附近时，可将变速杆直接安装在变速器上，并依靠驾

驶员手力和通过变速杆直接完成换挡功能的手动换挡变速器，称为直接操纵变速器。

这种操纵方案结构最简单，已得到广泛应用。近年来 ，单轨式操纵机构应用较多，其



优点是减少了变速叉轴，各挡同用一组自锁装置，因而使操纵机构简化，但它要求各

挡换挡行程相等。

2. 远距离操纵手动换挡变速器

平头式汽车或发动机后置后轮驱动汽车的变速器，受总体布置限制，变速器距驾

驶员座位较远，这时需要在变速杆与拨叉之间布置若干传动件，换挡手力经过这些转

换机构才能完成换挡功能。这种手动换挡变速器，称为远距离操纵手动换挡变速器。

这时要求整套系统有足够的刚性，且各连接件之间间隙不能过大，否则换挡手感不明

显，并增加了变速杆颤动的可能性。此时，变速器支座应固定在受车架变形、汽车振

动影响较小的地方，最好将换挡传动机构、发动机、离合器、变速器连成一体，以避

免对操纵有不利的影响。

3. 电控自动换挡变速器

尽管有级式机械变速器应用广泛，但是它有换挡工作复杂、对驾驶员操纵技术要

求高并使驾驶员容易疲劳等缺点。20世纪 80年代以后，在固定轴式机械变速器基础

上，通过应用计算机和电子控制技术，使之实现自动换挡，并取消了变速杆和离合器

踏板。驾驶员只需控制油门踏板，汽车在行驶过程中就能自动完成换挡时刻的判断，

接着自动实现收油门、离合器分离、选挡、换挡、离合器接合和回油门等一系列动作，

使汽车动力性、燃油经济性有所提高，简化操纵并减轻了驾驶员的劳动强度。

4.3锁止装置

4.3.1互锁装置

互锁装置是保证移动某一变速叉轴时，其它变速杆叉轴互被锁住。图 4.4为摆动

锁块式、图 4.5为转动锁环式、图 4.6为三向锁销式。三向锁销式左右两块锁块各与两

个档的变速叉相连。每个锁板可绕其轴转动。当换入一档时由于三向锁销的作用，其

它两个锁板不能不能转动，实现互锁[3]。

图 4.4摆动锁块式互锁装置图 图 4.5 转动锁环式互锁装置



图 4.6三向锁销式互锁装置

4.3.2自锁装置

自锁装置的作用是定位，防止因汽车振动或有小的轴向力作用而致脱档，保证啮

合齿轮以全齿长进行啮合，并使驾驶员又换入档位的感觉。

定位作用是通过自锁装置中的弹簧将钢球压入变速叉轴的凹槽中实现的。变速叉

轴凹槽间的距离时由挂档齿轮的移动距离来确定的。

4.3.3倒档锁装置

在汽车行驶过程中，为了防止误挂倒档，以致造成安全事故和损坏传动系，在操

纵机构中都设有倒档锁或倒档安全装置。

图 4.7位倒档安全装置。通常装在变速器盖上，当变速器杆头接触安全装置开始

换倒档时，由于弹簧或定位钢球的作用，阻力很大，使驾驶员产生明显的手感。图 4.7

（b）所示装置比（a）为好。换倒档时首先要克服定位钢球的阻力，然后再克服阻力

弹簧，阻力先大后小，手感比较明显，又便于操纵。或者只有钢球，克服钢球阻力后，

手感力消失，换档轻便。图 4.7（a）所示装置只有弹簧阻力，阻力先小后大，开始时

手感不明显，至挂倒档时弹簧阻力有很大，不便于操纵[3]。

(a) （b）

图 4.7倒档安全装置



4.4变速器壳体

变速器壳体的尺寸要尽可能小，同时质量也要小，并具有足够的刚度，用来保证

轴和轴承工作时不会歪斜。变速器横向断面尺寸应保证能布置下齿轮，而且设计时还

应当注意到壳体侧面的内壁与转动齿轮齿顶之间留有 5～8mm的间隙，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。齿轮齿顶到变速器底部之间

要留有不小于 15mm的间隙。

为了加强变速器壳体的刚度，在壳体上应设计有加强肋。加强肋的方向与轴支承

处的作用力方向有关。变速器壳壁不应该有不利于吸收齿轮振动和噪声的大平面。采

用压铸铝合金壳体时，可以设计一些三角形的交叉肋条，用来增加壳体刚度和降低总

成噪声。

为了注油和放油，在变速器壳体上设计有注油孔和放油孔。注油孔位置应设计在

润滑油所在平面处，同时利用它作为检查油面高度的检查孔。放油孔应设计在壳体的

最低处。放油螺栓采用永久磁性螺塞，可以吸住存留与润滑油内的金属颗粒。为了从

第一轴或第二轴后支承的轴承间隙处流出的润滑油再溜回变速器壳内，常在变速器壳

体前或后端面的两轴承孔之间开设回油孔。为了保持变速器内部为大气压力，在变速

器顶部装有通气塞。

为了减小质量，变速器壳体采用压铸铝合金铸造时，壁厚取 3.5~4mm。采用铸铁

壳体时，壁厚取 5~6mm。增加变速器壳体壁厚，虽然能提高壳体的刚度和强度，但会

使质量加大，并使消耗的材料增加，提高成本。

4.5本章小结

本章首先对换挡机构中的同步器进行选择，确定其结构、尺寸与本设计中的变速

器相配合，进而选择出适合本变速器的同步器。其次，对变速器中的操纵机构和变速

器的壳体进行了介绍，给出了设计的标准，在设计过程中确定了设计的依据，以准

确的设计出壳体。



结 论

本次设计长安杰勋汽车变速器设计为题，采用中间轴式变速器，其直接档的传动

效率高，磨损及噪声也最小，在齿轮中心距较小的情况下仍然可以获得较大的一档传

动比。本次设计的变速器具有五个前进档和一个倒档，并通过锁环式同步器来实现换

档。

在本次毕业设计中，首先，确定变速器传动方案，计算变速器各档传动比。其次，

对齿轮参数进行选择，变速器各档齿轮齿数分配。主要对变速器齿轮和变速器轴、轴

承进行设计计算，最后确定同步器，设计箱体并利用 AutoCAD画装配图和零件图。

在设计过程中通过运用材料力学的知识，对轴和齿轮进行了力学分析、校核计算以及

选择合理的材料和热处理方法。变速器在换档过程中的另一个重要元件式同步器，它

能保证平稳地从一个档位换入另一个档位，从而防止了冲击，避免了齿轮因换档角速

度不同而使齿轮损坏，其次对操纵机构和箱体进行了设计以及对图纸的绘制等设计工

作，从而更好的完成本次毕业设计。
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