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第 1 章 变速器主要参数的选择与计算 

1.1 设计初始数据 

    最高车速：
maxa

u =200Km/h 

    发动机最大功率： maxe
P

=120KW 

    最大转矩： maxe
T =238 mN

*
 

    整备质量：
a

m =1700Kg 

    最大转矩转速：
T
n =3500r/min 

    车轮：215/55R17  

1.2 变速器各挡传动比的确定 

①满足最大爬坡度 

 

Te

g iT

fGr
i





0max

1

sincos 
                         （1.1）   

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

mgG  =20090N； 

maxe
T —发动机最大转矩，

maxe
T =238N.m； 

T
—传动系效率，

T
 =90%； 

r—车轮半径，r=0.3334m； 

f—滚动阻力系数，取f =0.015； 

—爬坡度，取=20° 

带入数值计算得 59.11
01
ii

g
                                               

     ②满足附着条件： 
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                        
r

iiT
Tg


01emax

z2
F ·φ                    （1.2） 

Φ为附着系数，取值范围为 0.5~0.6 ，取为 0.6 

z2
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 ； 

计算得
01
ii

g
≤18.35 ；                                                    ② 

由①②得 11.59≤
1g

i ≤18.35 ； 取
1g

i =3.0 0.4
0
i ； 0.12

01
ii

g
在计算范围内。 

/n
minmin

377.0 rU 
01
ii

g
=7.96km/h<10km/h ，检验最低稳定车速合格，故传动比合适。  

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：  

q
i

i

i

i

i

i

i

i

g

g

g

g

g

g

g

g 

5

4

4

3

3

2

2

1                           （1.3） 

式中： q—常数，也就是各挡之间的公比；五档设置为直接当故 1
5


g
i ，因此，各挡的

传动比为： 

1n
51

/
gg
iiq = 4 0.3 =1.32                          （1.4） 

所以其他各挡传动比为：  

   
1g

i =3.0， 
2g

i = 3q =2.27，
3g

i = 2q =1.72，
4g

i =1.30 ，
5g

i =1 

 

1.3 变速器传动方案的确定 

图 2-1 a为常见的倒挡布置方案。图 2-1 b所示方案的优点是换倒挡时利用了中间

轴上的一挡齿轮，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。图 2-1c 所示方案能获得较大的倒挡传动比，缺点是换挡程序不合理。图

2-1d 所示方案针对前者的缺点做了修改，因而取代了图 2-1c 所示方案。图 2-1e 所示

方案是将中间轴上的一，倒挡齿轮做成一体，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 ]18[ 。 
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本设计采用图2-1f所示的传动方案。 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

图 1-1 变速器倒档传动方案 

    因为变速器在一挡和倒挡工作时有较大的力，所以无论是两轴式变速器还是中间

轴式变速器的低档与倒挡，都应当布置在在靠近轴的支承处，以减少轴的变形，保证

齿轮重合度下降不多，然后按照从低档到高挡顺序布置各挡齿轮，这样做既能使轴有

足够大的刚性，又能保证容易装配。倒挡的传动比虽然与一挡的传动比接近，但因为

使用倒挡的时间非常短，从这点出发有些方案将一挡布置在靠近轴的支承处。 

 

图 1.2 变速器传动示意图 
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1.4 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，A=7 6 m m  

1.5 齿轮参数 

1.5.1 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

接合齿模数相同。其取值范围是：乘用车和总质量
a

m 在 1.8～14.0t的货车为2.0～

3.5mm；总质量
a

m 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，

有利于换挡。 

                       表 1.1 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
a

m /t 

1.0≤V≤1.6 1.6＜V≤2.5 6.0＜
a

m ≤14 
a

m ＞14.0 

模数
n

m /mm 2.25～2.75 2.75～3.00 3.50～4.50 4.50~6.00 

 

表 1.2 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 2.5L，根据表 2.2.1 及 2.2.2，齿轮的模数定为 2.75~3.00mm。 

1.5.2 压力角和螺旋角 

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°。 

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
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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° 

1.5.3 齿宽b  

直齿 mkb
c

 ，
c
k 为齿宽系数，取为4.5～8.0，取7.0； 

斜齿
nc

mkb  ，
c
k 取为6.0～8.5。 

采用啮合套或同步器换挡时，其接合齿的工作宽度初选时可取为2～4mm，取 4mm。 

一档和倒档齿宽b=3×7=21mm 二档到五档齿宽b=2.5×7=17.5mm 

1.5.4 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.  
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第 2章齿轮的设计计算与校核 

 

2.1 齿轮的设计与计算     

2.1.1 各挡齿轮齿数的分配 

一挡齿轮为斜齿轮，模数为3.0，初选
109

cos


 =20° 

一挡传动比为

9

10
1g Z

Z
i                          （2.1）            

为了求
9

Z ，
10

Z 的齿数，先求其齿数和
h

Z ，                         

斜齿

n

h m

A
Z 109

cos2



                         （2.2）            

         =
0.3

20cos762 　
=47.61取整为 48 

取
9

Z =13  
10

Z =48-13=35 

对中心距 A 进行修正 

因为计算齿数和
h

Z 后，经过取整数使中心距有了变化，所以应根据取定的
h

Z 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 作为各挡齿轮齿数分配的依

据。 

cos20
hn

Zm
A  =





cos202

35130.3 ）（
=76.59mm              （2.3） 

对一挡齿轮进行角度变位： 

端面啮合角 
t

：   tan
t

=tan
n

 /cos
10-9

 =0.392                     （2.4） 

                     
t

 =21.42° 

啮合角 ,
t

：      cos ,
t

=
t

o

A

A
cos =0.93                           （2.5） 
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                     ,
t

 =21.29° 

变位系数之和      
  

n

t

,

t109
n tan2 




invinvzz 



                    （2.6） 

                      =0.03 

查变位系数线图得： 69.2

9

10 
z

z
u  02.0

9
  01.0

10
     

计算一挡齿轮9、10 参数： 

分度圆直径          
10-99n9

cos/m zd  =3.0×13/cos20°=45.22mm 

                    
10-910n10

cos/m zd  =3.0×35/cos20°=106.59mm 

齿顶高              
 

nn9an9
yh mh

a
   =3.95mm 

                    
 

nn10an10
yh mh

a
   =3.23mm 

式中：              
n0n

/mAAy ）（  =（76-76.59）/3.0=-0.197            

                    
nnn

yy 


 = 0.0254+0.197 = 0.2224 

齿根高              
 

n9an9
h mch

f
  =3.39mm 

                    
 

n10an10
h mch

f
  =4.11mm 

齿顶圆直径           
99a9

2
a
hdd  =52.22mm 

                     
10a1010

2hdd
a

 =111.99mm 

齿根圆直径           
999

2
ff

hdd  =38.44mm 

                         
101010

2
ff

hdd  =98.37mm 

    当量齿数             
10-9

3
99v
cos/zz  =15.66 

                         
10-9

3
1010v

cos/zz  =42.17 

二挡齿轮为斜齿轮，模数为2.5，初选
87

 =21° 

7

8
2 Z

Z
i
g

                            



 

.       .           . 

 

87

87n

cos2







ZZm
A                            

n

87
87

cos2

m

A
ZZ 


=

5.2

21cos762 
=56.76取整为 57 

7
Z =18 

8
Z =39则，

7

8
2 Z

Z
i  =

18

39
=2.17≈

2g
i =2.27 

对二挡齿轮进行角度变位： 

理论中心距             
 

87

87

cos2







ZZm
A n
o

=76.28mm 

端面压力角             tan
t

=tan
n

 /cos
87

  

                          
t

=21.31° 

端面啮合角             
t

o
t A

A
 coscos ,  = 31.21cos

76

28.76
 

                                  31.20,
t

  

变位系数之和             
  

n

t

,

t87
n tan2 




invinvzz 



 

                            = 0 

查变位系数线图得：      17.2

7

8 
z

z
u  

n
 0  

7
=0.09 

                        
8

= 09.0
7n




  

二挡齿轮参数：  

分度圆直径                

87

7
7 cos






n
mz

d =48.06mm 

                         

87

8
8 cos






n
mz

d =104.13mm 

齿顶高                 
 

nn7an7
yh mh

a
   =3.7mm 

                    
 

nn8an8
yh mh

a
   =3.3mm 
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式中：                 
n0n

/mAAy ）（  = 0.11 

                       
nnn

yy 


 =-0.11 

齿根高               
 

n7nan7
h mch

f
  =2.8mm 

                     
 

n8nan8
h mch

f
  =3.4mm 

齿顶圆直径            
77a7

2
a
hdd  =55.46mm 

                      
8a88

2hdd
a

 =110.73mm 

齿根圆直径            
777

2
ff

hdd  =42.46mm 

                          
888

2
ff

hdd  =97.33mm 

    当量齿数              
87

3
77v

cos/zz


  =22.14 

                          
87

3
88v
cos/zz


  =47.97     

三挡齿轮为斜齿轮，初选
65

 =22°模数为 2.5 

                           

5

6
3 Z

Z
i  =1.72 

 

65

65

cos2







ZZm
A n                       

 

                  
65

ZZZ
h

 =56.37, 取整为57 

得
5

Z =20.96取整为21，
6

Z =36 

                             

5

6
3 Z

Z
i
g
 =

21

36
=1.71≈

3g
i =1.72 

对三挡齿轮进行角度变为： 

理论中心距             
 

65

65

cos2







ZZm
A n
o

=76.86mm 

端面压力角             tan
t

=tan
n

 /cos
65

 =0.389 
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t

=21.25° 

端面啮合角             
t

o
t A

A
 coscos ,  = 52.21cos

76

86.76
=0.941 

                                  78.19,
t

  

变位系数之和           
  

n

t

,

t65
n tan2 




invinvzz 



 

                           = -0.31 

查变位系数线图得： 649.1

6

5 
z

z
u         

5
=0.19      

6
= -0.50 

三挡齿轮 5、6参数： 

分度圆直径              

65

5
5 cos






n
mz

d =65.56mm 

                        

65

6
6 cos






n
mz

d =86.42mm 

齿顶高                 
 

nn5an5
yh mh

a
   =2.87mm 

                       
 

nn6an6
yh mh

a
   =2.64mm 

式中：                 
n0n

/mAAy ）（  = -0.344 

                      
nnn

yy 


 =0.034 

齿根高                
 

n5nan5
h mch

f
  =3.48mm 

                      
 

n6nan6
h mch

f
  =4.02mm 

齿顶圆直径            
55a5

2
a
hdd  =71.3mm 

                      
6a66

2hdd
a

 =91.7mm 

齿根圆直径            
555

2
ff

hdd  =58.92mm 

                          
666

2
ff

hdd  =79.32mm 

    当量齿数              
65

3
55v
cos/zz


  =26.35 
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65

3
66v

cos/zz


  =45.17 

四挡齿轮为斜齿轮，初选
43

 =23°模数
n

m =2.5 

 

3

4
4 Z

Z
i
g

                     

    = 30.1  

 

43

43

cos2







ZZm
A n                    

96.55
43
ZZ  取整为 56 

3
Z =23.34 ，取整为 24 

4
Z =32              

             则：  

3

4
4 Z

Z
i
g

  

                      =
24

32
 

                      =1.33≈
4g

i =1.30 

对四挡齿轮进行角度变位： 

理论中心距             
 

43

43

cos2







ZZm
A n
o

=76.09mm 

端面压力角             tan
t

=tan
n

 /cos
43

 =0.396 

                          
t

=21.60° 

端面啮合角             
t

o
t A

A
 coscos ,  = 60.21cos

76

09.76
=0.930  

                        56.21,
t

                                                   

变位系数之和             
  

n

t

,

t43
n tan2 




invinvzz 



 

                            = -0.05 

查变位系数线图得： 33.1

3

4 
z

z
u    

3
= -0.02   

4
= -0.03 
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四挡齿轮3、4参数： 

分度圆直径              

43

3
3 cos






n
mz

d =74.5mm 

                        

43

4
4 cos






n
mz

d =77.48mm 

齿顶高                  
 

nn3an3
yh mh

a
   =2.82mm 

                       
 

nn4an4
yh mh

a
   =2.71mm 

式中：                 
n0n

/mAAy ）（  =-0.04 

                       
nnn

yy 


 =0.01 

齿根高                 
 

n3nan3
h mch

f
  =3.38mm 

                      
 

n4nan4
h mch

f
  =3.49mm 

齿顶圆直径            
33a3

2
a
hdd  =80.14mm 

                      
4a44

2hdd
a

 =82.9mm 

齿根圆直径            
333

2
ff

hdd  =67.74mm 

                          
444

2
ff

hdd  =70.5mm 

    当量齿数              
43

3
33v
cos/zz


  =30.77 

                          
43

3
44v
cos/zz


  =41.03 

五挡齿轮为斜齿轮，初选
21

 =24°模数
n

m =2.5 

 

1

2
5 Z

Z
i
g
                     

    =1.0 

 

21

21

cos2







ZZm
A n                    

54.55
21
ZZ  取整为 56  

1
Z =28，取 29 

2
Z =27              
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             则：  

1

2
5 Z

Z
i
g
  

                      =
31

24
 

                      =0.93≈=1.0 

对五挡齿轮进行角度变位： 

理论中心距             
 

21

21

cos2







ZZm
A n
o

=76.63mm 

端面压力角             tan
t

=tan
n

 /cos
43

 =0.398 

                          
t

=21.70° 

端面啮合角             
t

o
t A

A
 coscos ,  = 70.21cos

76

63.76
=0.936  

                        61.20,
t

                                                  

变位系数之和             
  

n

t

,

t43
n tan2 




invinvzz 



 

                            = -0.05 

查变位系数线图得： 93.0

2

1 
Z

Z
u    

1
= -0.02   

2
= -0.03 

五挡齿轮 1、2参数： 

分度圆直径                 

21

1
1 cos





n

mz
d =86.42mm 

                           

21

2
2 cos






n
mz

d =65.56mm 

齿顶高             
 

nn1an1
yh mh

a
   =2.82mm 

                   
 

nn2an2
yh mh

a
   =2.71mm 

式中：                 
n0n

/mAAy ）（  =-1.50                           

                          
nnn

yy 


 =1.45 
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齿根高            
 

n1nan1
h mch

f
  =3.38mm 

                  
 

n2nan2
h mch

f
  =3.49mm 

齿顶圆直径               
11a1

2
a
hdd  =92.06mm 

                        
2a22

2hdd
a

 =70.96mm 

齿根圆直径              
111

2
ff

hdd  =79.66mm 

                            
222

2
ff

hdd  =58.8mm 

    当量齿数               
21

3
11v
cos/zz


  =38.04 

                           
21

3
22v
cos/zz


  =35.41 

确定倒挡齿轮齿数 

倒挡齿轮选用的模数与一挡相同，倒挡齿轮
12

Z 的齿数一般在21～23 之间，初选

12
Z 后，可计算出中间轴与倒挡轴的中心距 ，A 。

12
Z =23，

11
Z =14，则： 

 
11122

1
ZZmA，   

=  23143
2

1
  

=55.5mm 取 56mm 

为保证倒挡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
11e

D 应为 

A
DD

ee 
2

5.0
2

1113  

                         12
1113


ee
DAD  

                             = 2×76－48－1 

=103mm  取 102mm 

 2
1313
 ZmD

e
 

                               
213

13


m

D
Z e =32 

 

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
13

Z =27 
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计算倒挡轴和第二轴的中心距A 
 

2
1213,,
zzm

A


  

                               =82.5mm 

计算倒挡传动比            

11

12

z

z
i 
倒

=1.64 

  分度圆直径               zmd
t

  

                          
11
d =42 mm    

                          
12
d =69mm    

                          
13
d =96mm             

  齿顶高 mmmhh
aa

3


        齿根高  75.3 chh
af

mm 

尺顶圆直径  
a

d d+2
a
h  

          
11a

d 48mm    75
12


a
d mm  102

13


a
d  mm 

  尺根圆直径  dd
f

2
f

h  

5.34
11


f
d  mm  5.61

12


f
d  mm  5.88

13


f
d  mm 

       变位系数的齿轮
11

Z  
12

Z  
13

Z 确立 

       齿轮
11

Z  、
12

Z 当量齿数比 64.1

11

12 
z

z
U        

根据当量齿数比，查《机械设计手册》小齿轮变位系数为 1.0
1
 ，则大齿

轮变为系数为 1.0
2

  

齿轮
13

Z  、
12

Z 当量齿数比 

12

13

z

z
U  =1.39 

根据当量齿数比，查《机械设计手册》小齿轮变位系数为 12.0
1
 ，则大齿

轮变为系数为 12.0
2

  
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2.1.2 齿轮材料的选择原则 

1、满足工作条件的要求     

不同的工作条件，对齿轮传动有不同的要求，故对齿轮材料亦有不同的要求。但

是对于一般动力传输齿轮，要求其材料具有足够的强度和耐磨性，而且齿面硬，齿芯

软。 

2、合理选择材料配对     

如对硬度≤350HBS 的软齿面齿轮，为使两轮寿命接近，小齿轮材料硬度应略高于

大齿轮，且使两轮硬度差在 30～50HBS 左右。为提高抗胶合性能，大、小轮应采用不

同钢号材料。 

3、考虑加工工艺及热处理工艺     

变速器齿轮渗碳层深度推荐采用下列值： 

5.3
法

m 渗碳层深度 0.8～1.2 

 5.3
法

m 时渗碳层深度 0.9～1.3 

5
法

m 时渗碳层深度 1.0～1.3 

表面硬度 HRC58～63；心部硬度 HRC33～48 

对于氰化齿轮，氰化层深度不应小于 0.2；表面硬度 HRC ]12[53~48 。 

对于大模数的重型汽车变速器齿轮，可采用 25CrMnM
O
，20CrNiM

O
，12Cr3A 等钢材，

这些低碳合金钢都需随后的渗碳、淬火处理，以提高表面硬度，细化材料晶面粒 ]13[ 。 

2.1.3 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98%，轴承传动效

率 96%。 

输入轴            
1
T =

maxe
T =238N.m 

输出轴            
2

T =
齿承


1
T =150×96%×99%=226.19N.m  

输出轴一挡        
1221
iTT 

齿承
 =226.19×2.69×0.96×0.99=578.27N.m  

输出轴二挡        
2222
iTT 

齿承
 =226.19×2.17×0.96×0.99=466.48N.m 

输出轴三挡        
3223
iTT 

齿承
 =226.19×1.71×0.96×0.99=367.60N .m 
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输出轴四挡        
4224
iTT 

齿承
 =226.19×1.33×0.96×0.99=285.91N.m 

输出轴五挡        
5225
iTT 

齿承
 =226.19×0.93×0.96×0.99=199.93N .m 

倒挡              
倒齿承倒
iTT 

1
 =226.19× 99.096.0  ×2.85=612.67N .m 

2.2 轮齿的校核 

2.2.1 轮齿弯曲强度计算 

1、倒档直齿轮弯曲应力
w

  

   

图 2.1 齿形系数图 

 
yzKm

KKT

c

fg

w 3

2


                           （2.7）            

式中：
w

 —弯曲应力（MP
a
）； 

g
T —计算载荷（N.mm）； 


K —应力集中系数，可近似取


K =1.65； 

f
K —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
f

K =1.1，从动齿轮
f

K =0.9； 

b—齿宽（mm）； 

m —模数； 

y—齿形系数，如图 3.1。 
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当计算载荷
g

T 取作用到变速器第一轴上的最大转矩
maxe

T 时，一、倒挡直齿轮许用

弯曲应力在 400～850MP
a
，货车可取下限，承受双向交变载荷作用的倒挡齿轮的许用应

力应取下限。 

计算倒挡齿轮 11，12，13 的弯曲应力
11w

  ，
12w

 ，
13w

  

11
z =21，

12
z =13，

13
z =37，

11
y =0.125，

12
y =0.142，

13
y =0.138，

倒
T =612.67N.m，

2
T =226.19N.m 

1111
311

2

yKzm

KKT

c

f

w 
   

=719.114MPa<400～850MPa 

1212
3

1

12

2

yKzm

KKT

c

f

w 
   

                       = 3

3
10

.145.08135.2

1.165.11502







 

=735.948MPa<400～850MPa 

1313
313

2

yKzm

KKT

c

f

w 
 倒  

      = 3

3
10

162.00.8345.2

9.065.1849.3722







 

                          = 512.219MPa<400～850MPa 

2、斜齿轮弯曲应力
w

  

                     










KyKzm

KT

cn

g

w 3

cos2
                          （2.8）            

式中：
g

T —计算载荷，N·mm； 

n
m —法向模数，mm； 

z—齿数； 

—斜齿轮螺旋角，°； 


K —应力集中系数，


K =1.50； 

y—齿形系数，可按当量齿数 3coszz
n
 在图中查得； 
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c
K —齿宽系数 


K —重合度影响系数，


K =2.0。 

当计算载荷
g

T 取作用到变速器第一轴上的最大转矩
maxe

T 时，对乘用车常啮合齿轮

和高挡齿轮，许用应力在180～350MP
a
范围，对货车为100～250MP

a
。 

（1）计算一挡齿轮9，10的弯曲应力
9w

  ，
10w

  

9
z =13，

10
z =35，

9
y =0.16，

10
y =0.12，

21
T =578.27N.m，

1
T =226.19N.m， 

 










KKymz

KT

cn

w

9
3

9

1091
9

cos2
  

= 3

3
10

0.20.716.0313

50.120cos19.2262








。
 

 =344.38MP
a
<180～350MP

a
 










KKymz

KT

cn

w

10
3

10

10921
10

cos2
  

 = 3

3
10

0.20.812.0335

50.120cos27.5782








。

 

                  =245.26MP
a
<180～350MP

a
 

（2）计算二挡齿轮 7，8的弯曲应力  

7
z =18，

8
z =39，

7
y =0.16 ，

8
y =0.12 ，

22
T =466.48N.m，

1
T =226.19N.m， 










KKymz

KT

cn

w

7
3

7

871
7

cos2
  

= 3

3
10

0.20.716.05.218

50.121cos19.2262








。
 

=318.79MP
a
<180～350MP

a
 










KKymz

KT

cn

w

8
3

8

872
8

cos2
  

 = 3

3
10

0.20.712.05.239

50.121cos48.4662








。

 

=345.72MP
a
<180～350MP

a
 



 

.       .           . 

（3）计算三挡齿轮5，6的弯曲应力 

5
z =21，

6
z =36，

5
y =0.15，

6
y =0.12，

23
T =367.60N.m，

1
T =226.19N.m 










KKymz

KT

cn

w

5
3

5

651
5

cos2
  

                    = 3

3
10

0.20.715.05.221

50.122cos19.2262








。
 

=290.79MP
a
<180～350MP

a
 










KKymz

KT

cn

w

6
3

6

6523
6

cos2
  

= 3

3
10

0.20.712.05.236

50.122cos60.3762








。
 

=317.25MP
a
<180～350MP

a
 

（4）计算四挡齿轮 3，4的弯曲应力  

3
z =24，

4
z =32，

3
y =0.14 ，

4
y =0.12 ，

24
T =285.91N.m，

1
T =226.19N.m 

 










KKymz

KT

cn

w

3
3

3

431
3

cos2
  

                     = 3

3
10

0.20.714.05.224

50.123cos19.2262








。
 

 =270.65MP
a
<180～350MP

a
 

 










KKymz

KT

cn

w

4
3

4

4324
4

cos2
  

 = 3

3
10

0.20.712.05.232

50.123cos91.2852








。
 

 =261.95MP
a
<180～350MP

a
 

（5）计算五挡齿轮 1，2的弯曲应力  

1
z =29，

2
z =27，

1
y =0.16 ，

2
y =0.15 ，

1
T =226.19N .m，

25
T =199.93.m 










KKymz

KT

cn

w

1
3

1

211
1

cos2
  
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 = 3

3
10

0.20.716.05.229

50.124cos19.2262








。
 

 =194.50MP
a
<180～350MP

a
 










KKymz

KT

cn

w

2
3

2

2125
2

cos2
  

= 3

3
10

0.20.715.05.227

50.124cos93.1992








。
 

                     =176.81MP
a
<180～350MP

a 

2.2.2 轮齿接触应力σj 














bz

g

j db

ET




11

coscos
418.0               （2.9）           

式中：
j

—轮齿的接触应力， MP
a
； 

g
T —计算载荷， N.mm； 

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， MP
a
； 

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
zz
r 、  sin

bb
r ，

斜齿轮    2cossin
zz
r 、    2cossin

bb
r ； 

     
z
r 、

b
r —主、从动齿轮节圆半径 (mm)。 

将作用在变速器第一轴上的载荷 2/
maxe

T 作为计算载荷时，变速器齿轮的许用接触

应力
j

见表 3.2。 

弹性模量E =210000N·mm-2，齿宽
ncc

mKmKb   

表 2.2 变速器齿轮的许用接触应力 

齿轮 
MPa

j
  

渗碳齿轮 液体碳氮共渗齿轮 
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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9，10的接触应力 

21
T =578.27N.m，

1
T =226.19N.m， 13

9
z ， 35

10
z ， 


20

109
  

                     ）（ 1u/2
9

 Ad =41.42mm， 

     
10

d=u
9

d=111.41 mm 

                         


 20cos/sin
2

29
9


d

z
=8.02mm 

    


 20cos/sin
2

210
10


d

b
=21.58mm 

         












9109

1
9

11

coscos
418.0

zb

j db

ET


  

                          = 3
5

10
58.21

1

02.8

1

20cos20cos19.3637

101.219.226
418.0 　















 

                        =1453.01<1900～2000MP
a
 

         












91010

21
10

11

22coscos
418.0

zb

j db

ET


  

                         = 3
5

10
58.21

1

02.8

1

20cos20cos82.11538

101.227.578
418.0 　















 

        =1285.46MP
a
<1900～2000MP

a
 

（2）计算二挡齿轮 7，8的接触应力 

22
T =466.48N.m，

1
T =226.19N.m， 18

7
z ， 39

8
z ， 


21

87
  

）（ 1u/2
7

 Ad =47.95mm ， 

78
du d =104.05mm 

                    


 21cos/sin
2

27
7b


d

=9.41mm 



 

.       .           . 

                    


 21cos/sin
2

28
8


d

z
=20.42mm 

    












787

1
7

11

24coscos
418.0

bz

j db

ET


  

                  = 3
5

10
42.20

1

41.9

1

21cos20cos95.475.27

101.219.226
418.0 　















 

                   =1274.57MP
a
<1300～1400MP

a
 

     












788

22
8

11

24coscos
418.0

zb

j db

ET


  

                   = 3
5

10
42.20

1

41.9

1

21cos20cos05.10485.2

101.248.466
418.0 　















 

     =1369.03MP
a
<1300～1400MP

a
 

（3）计算三挡齿轮 5，6的接触应力 

23
T =367.60N.m，

1
T =226.19N.m， 21

5
z ， 36

6
z ， 


22

65
  

）（ 1u/2
5

 Ad =56.09mm ， 

56
du d =95.91mm 

                      


 22cos/sin
2

26
6


d

b
=19.08mm 

                      


 22cos/sin
2

25
5


d

z
=11.16mm 

      












565

1
5

11

22coscos
418.0

zb

j db

ET


  

                       = 3
5

10
08.19

1

16.11

1

22cos20cos09.5675.2

101.219.226
418.0 　















 

                     =1017.11MP
a
<1300～1400MP

a
 

       












566

23
6

11

22coscos
418.0

zb

j db

ET


  



 

.       .           . 

                       = 3
5

10
08.19

1

16.11

1

22cos20cos91.9585.2

101.260.367
418.0 　















 

      =949.94MP
a
<1300～1400MP

a
 

（4）计算四挡齿轮 3，4的接触应力 

24
T =285.91N.m，

1
T =226.19N.m， 24

3
z ， 32

4
z ， 


23

43
  

  ）（ 1u/2
3

 Ad =65.24mm ， 

  
34

du d =86.76mm 

                     


 24cos/sin
2

24
4


d

b
=17.51mm 

                     


 24cos/sin
2

23
3


d

z
=13.17mm 

     












343

1
3

11

24coscos
418.0

zb

j db

ET


  

                     = 3
5

10
51.17

1

17.13

1

23cos20cos24.655.27

101.219.226
418.0 　















 

                    =1057.22MP
a
<1300～1400MP

a
 

      












344

24
4

11

24coscos
418.0

zb

j db

ET


  

                     = 3
5

10
51.17

1

17.13

1

23cos20cos76.8685.2

101.291.285
418.0 　















 

      =988.06MP
a
<1300～1400MP

a
 

（5）五挡齿轮 1，2的接触应力 

1
T =226.19N.m，

25
T =199.93N.m， 29

1
z ， 27

2
z ， 


24

21
  

  ）（ 1u/2
1

 Ad =78.76mm ， 

  
12

du d =73.24mm 

                     


 22cos/sin
2

21
1


d

z
=16.14mm 



 

.       .           . 

                     


 24cos/sin
2

22
2


d

b
=15.01mm 

     












211

1
1

11

22coscos
418.0

bz

j db

ET


  

                     = 3
5

10
01.15

1

14.16

1

24cos20cos76.7875.2

101.219.226
418.0 　















 

                    951.23MP
a
<1300～1400MP

a
 

     












212

25
2

11

22coscos
418.0

bz

j db

ET


  

                    = 3
5

10
14.16

1

01.15

1

24cos20cos24.7385.2

101.293.199
418.0 　















 

    = 890.41MP
a
<1300～1400MP

a
 

（6）计算倒挡齿轮 11，12，13 的接触应力 

倒
T =612.67N.m，

1
T =226.19N.m， 21

11
z ， 13

12
z ， 37

13
z   

39d
12
 mm 

        117d
13
 mm 

        63d
11
 mm 

 


 20sin
2
12

12

d
z

 =6.67mm 

 


 20sin
2
13

13b

d
 =20.01mm 

    


 20sin
2
11

1111

d
bz

 =10.77mm 

         












111211

11

11

cos
418.0

bz

j db

ET


  

                    = 3
5

10
77.10

1

76.6

1

20cos6383

101.267.612
418.0 　















 

                        =1952.72MP
a
<1900～2000MP

a
 



以上内容仅为本文档的试下载部分，为可阅读页数的一半内容。如

要下载或阅读全文，请访问：https://d.book118.com/93800513201

3007010

https://d.book118.com/938005132013007010
https://d.book118.com/938005132013007010

