
中文摘要

变速器是汽车传动系统的重要组成部分，其结构对汽车的动力性、经济性、

操纵的可靠性与轻便性、传动的平稳性与效率等都有直接的影响。近年来随着汽

车技术的发展，汽车发动机的设计趋向大扭矩、高速化，对汽车变速器承载能力

以及工作可靠性的要求越来越高，变速器的结构振动问题也日益突出。本文应用

实验模态分析技术结合有限元分析对汽车变速器箱体等主要零部件进行了动态

特性研究，并应用有限元计算分析方法对变速器主要承载零部件的强度进行了研

究。

本文使用三维造型软件Unigraph J cs建立实体模型，使用有限元软件ANSYS

进行分析计算。首先建立了精确的变速器箱体、轴系、渐开线斜齿轮的实体模型，

并根据有限元分析的要求对模型进行了简化。根据各零部件不同的结构特点，分

别通过Parasolids接口和uG的Structure模块建立了ANSYS的有限元计算模型。

刘‘变速器动态特性的研究，应用实验模态分析技术结合有限元模态分析的方

法，首先通过实验模态分析获取了箱体及各轴的模态频率、模态阻尼、振型等参

数，并在相同的边界条件下进行了有限元模态分析计算，获得的模态参数基本吻

合，证明了所建有限元模型的正确性，为进一步的优化分析、动力响应计算奠定

了基础。

对变速器在发动机最大输出扭矩时，箱体、二轴、5档齿轮副的受载和约束

情况进行了分析，重点介绍了渐开线斜齿轮啮合最恶加载线的定义，并根据此定

义对变速器5档齿轮副的最恶加载线进行了计算和齿轮实体模型最恶加载线的

确定。根据分析结果对各有限元模型施加相应的载荷和约束。使用ANSYS求解器

进行了求解计算，对各零部件的应力分布和变形分布状况进行了研究，根据不同

的强度理论对各零部件的强度和刚度进行了校核。有限元分析计算的结果经设计

方认证表明具有较高的精度。
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Abstract

Transmission constitutes one of the important parts of automobile power train，

whose structure has a direct influence on automobile’S quality of momentum and

economy，controlling quality of reliability and portability，and driving quality of

placidity and efficiency,During recent years，with the development of automobile

technology,the design of automobile engine tends to be high torque and high speed，

thus the demands for the carrying capacity of automobile transmission and the

reliability of operating become higher than ever,and the problem of structural

vibration of automobile transmission become increasingly outstanding．In the thesis，

the tectmology of experimental modal analysis combined with finite element analysis

is used to carry out the research on the main components such as the box of

automobile transmission．Finite element method is also used in the study of the

intensity ofthe main carrying components oftransmission

In the thesis，the 3D modeling software Unigraphics is used to establish entity

model，and the FEA software ANSYS is used in analyzing and calculating．In the first

place the accurate entity model of transmission box，shafts，and the helical gear are

established，and the models are simplified in accordance with the requirements of the

FEA The finite element·calculating model of ANSYS is established throulgh

Parasolids port and UG Structure model respectively according to the different

structural characteristics ofthe components．

The technology of experimental modal analysis combined with finite element

analysis is applied in the study of transmission dynanaic characteristics．First of all，

the parameters ofthe box and the modal frequency,modal damp and vibration type of

each axis are obtained by the means of experimental modal analysis，Then the modal

parameters obtained through the FEA calculating under the same critical conditions

basically inosculate，which testified the correctness of the established FEA mode and

built the foundation for the optimizing analysis and dynamical response calculation on

the higher stage．

In the thesis，the carrying capacity and the restricting conditions of the box，the

2nd shaft，5th gears are studied when the transmission is in the biggest output torque

of the engine．The definition of the worst load line of helical gear is introduced as art

emphasis，and the calculation of the worst load line of 5th gears and the confirm of

the worst load line ofthe gear entity model are carried out according to the definition．



The corresponding carrying capacity and restriction ale inflicted on each FEA model

according to the analysis result．The ANSYS solver is used in the answer solving

calculation and the study of stress distribution and distortion distribution conditions of

each components．The intensity and stiffness of each components are also checked

according to the imensity theory．The result of FEA calculation is proved to have a

relatively high precision with the authentication of the design side，

Keywords：transmission；modal analysis；FEM；gear；the worst load line；intensity
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1．1变速器结构动态特性分析及强度研究的必要性

汽车问世百余年来，特别是从汽车产品的大批量生产及汽车工业的大发展以

来，汽车已为世界经济的大发展、为人类进入现代生活，产生了无法估量的巨大

影响，为人类社会的进步作出了不可磨灭的巨大贡献。

汽车变速器作为汽车传动系统的关键总成，其主要的功能是转变发动机曲轴

的转矩及转速，以适应汽车在起步、加速、行驶以及克服各种道路障碍等不同行

驶条件下对驱动车轮牵引力及车速的不同要求的需求。变速器的结构对汽车的动

力性、经济性、操纵的可靠’|生与轻便性、传动的平稳性与效率等都有直接的影响。

变速器按其传动比的改变方式分为有级、无级和综合式的。有级变速器按其

前进档的档位数分为三、四、五档及多档变速器；而按其轴中心线的位置又分为

固定轴线式、旋转轴线式<行星齿轮)式和综合式变速器；固定轴线式变速器又

分为两轴式、三轴式和多轴式变速器；按其操纵方式又分为自动式、半自动式、

预选式、指令式、直接操纵式和远距离操纵式。本文所研究的M5ZRl变速器是一

种三轴式手动机械换档的5档变速器。

为保证变速器具有良好的工作性能，变速器的设计一般有以下要求：

1．必须正确选择变速器的档位数和传动比，使之与发动机的参数优化匹配。

2．操纵简便、迅速省力。

3．传动效率高，工作平稳，低噪声。

4．体积小、质量轻、承载能力强，工作可靠。

5．使用寿命长等。

近年来随着汽车技术的发展，对汽车变速器承载能力以及工作可靠性的要求

越来越高，变速器设计研究工作中对变速器主要零部件的强度、刚度的计算、校

核其意义十分重大。用有限元法对变速器主要零部件进行强度分析可以综合考虑

变速器的所有结构参数，全面掌握变速器的受力状况和应力水平。使用有限元分

析软件ANSYS对变速器进行强度分析，可对变速器的强度设计提供可靠的依据。

由于现代发动机的高速化设计和变速器的轻量化，使得变速器的结构振动问

题目益突出。汽车传动系统是一个多质点的弹性扭转振动系统，其载荷随汽车使

用工况而变化并承受冲击载荷，往往变速器一轴的载荷会超过发动机的最大扭

矩。汽车行驶时，来自发动机和路面的的干扰力，以及传动系构件转速变化产生

的惯性力矩，都会引起传动系的扭振和载荷变化。例如传动轴转动不平衡时，会

引起弯振。汽车在起步、换档、制动等非稳定工况下，传动系因受非周期的冲击

性干扰而受激振动，产生很大的动载荷。即使在稳定的工况下，传动系也会有来
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自发动机、传动系本身等周期性干扰力的作用下发生强迫振动。因此，除应采取

措施减少振动外，在设计中，应尽量避免引起共振，应使传动系的固有频率远离

汽车经常工作的转速范围，并使传动系统本身具有吸振功能。因此作为汽车传动

系的主要部件，变速器的结构动态特性研究是变速器减振降噪及可靠性研究的重

要组成部分。

1．2变速器结构动态特性分析及强度研究的主要方法及研究现状

变速器结构动态特性及强度研究主要包括两部分内容：变速器主要零部件的

动态特性分析问题和变速器主要零部件的强度讨’算问题。

1．2 1结构动态特性研究的主要方法和现状

系统的结构动态特性是指其受随时问变化的输入(激励)作用下所表现出来

的性能。目前国外在结构动态分析领域的研究卜分活跃，特别是美国、欧洲等工

业发达国家，十分重视关于结构动态分析的研究。而我国在这一领域的研究与发

达国家相比还存在一定的差距。结构动态特性研究的内容十分丰富，涉及现代动

态分析方法、计算机技术、结构力学理论、设计方法学的许多学科领域。

结构振动系统的建模问题是结构动态特性研究的基础，目前建模的一种常用

方法是建立结构有限元模型，这种方法首先将连续的弹性体离散化，然后从能量

原理出发建立整体控制方程，利用数值方法求解，获得结构的动态特性参数。该

方法的优点是可在结构设计之初，根据设计图纸预知产品的结构动态性能，预估

振动、噪声的强度和其他动态阀题，并可在图纸阶段改变结构以消除或抑制这些

问题。这种方法是一种近似解法，但其计算精度基本能够满足使用者的要求，对

于复杂结构的动态特性研究不失为一种有效的方法。随着计算机软件技术的发

展，建立在有限元理论基础上的结构分析软件已经相当成熟(如：IDEAS、NASTRAN、

SAP、ANSYS等)，它们已卓有成效的应用于航空、航天、船舶、汽车和机床等工

程结构的结构动态分析。

但是对于复杂的大型结构而言，由于离散化的误差、材料物理参数的不确定

性、边界条件的近似处理、连接、接头处的连接参数估计不准确以及缺乏阻尼参

数等原因，要想直接依据设计图纸直接建立一个准确反映结构动态特性的有限元

模型是比较困难的。近10多年来，随着振动测试技术的不断提高，振动实验建

模技术也得到了很大的发展，因此结构动态特性分析的另一种有效方法是实验模

态分析。该方法是建立在实验基础上的确定结构动态特性的一种较为有效的方

法。它是在实验结构上选择有限个测点，在一点或多点进行激励，在所有点测量

系统的输出响应，通过对测量数据的分析和处理，建立结构系统离散的数学模型。

这种结构模型能较准确的描述实际系统，分析结果也比较可靠，因此广泛的应用
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于工业领域。

鉴于上述两种方法的优缺点，现代的发展趋势是将有限元模态计算和实验模

态分柝有机的结合起来，用有限元方法建立先验模型，然后用实钡6的动态实验数

据通过不同方法对先验模型进行修正，利用修正后的有限元模型计算结构的动态

特性和响应。⋯目前实验模态分析技术和有限元动态特性分析技术在发动机、汽

车车身的动态特性研究领域已经取得了大量的研究成果，如南京汽车研究所、东

南大学、同济大学对汽车白车身进行的振动特性分析“”“1、天津大学对玉柴

61080柴油机整机降噪课题所进行的机体动态特性分析等等，用实验模态分析结

果修正机体、车身有限元模型的方法已经在机体、车身的有限元建模过程中得到

了应用。由于目前对汽车变速器进行的动态特性研究国内外还比较少，其方法也

多是单独使用有限元分析或是模态实验技术，如江苏理工、重庆大学等科研单位

在变速器模态分析方面做的一些研究工作“””1，因此这些相关领域的研究成果

对变速器动态特性的研究也有着一定的指导意义。

基于实验数据的结构有限元模型修正，近30年来国内外学者提出了大量的

修正方法，这些方法从修正的对象上来看，大致可分为矩阵型和设计参数型两大

类。矩阵型方法的基本思想是：根据一定的准则和结构动力学关系来修正有限元

模型的质量矩阵和刚度矩阵，使修正后的有限元模型计算的模态参数与实验结果

一致。这类方法首先由Berman等人于1 971年提出，而由Caesar(1986年)、Kaba

(1985年)和Chang(1988年)等设法改进。虽然在数学上该方法可达到由修

正后的有限元模型计算的结果与实验结果相一致的目的，但其修正后的质量矩阵

和刚度矩阵已经失去了明确的物理意义，因此修正后的模型很难用于结构的动态

设计。而设计参数型的基本思想是直接对结构的材料、截面形状和几何尺寸等结

构参数进行修正，该类方法可直接用于结构动态设计，例如Colluins(1974年)

等人曾用实验模态参数辨识结构的设计参数，Ewins(1990年)、Link(1992年)

曾经用频率响应函数进行结构设计参数的识别。此方法属于基于“逆问题”直接

求解的动态设计方法。关于结构动态设计的“正问题”即结构修改与修改结构的

重分析，是目前较为广泛的结构动态设计方法“1。

1．2．2变速器强度计算的主要方法

变速器工作过程中的主要受载部件包括齿轮、变速器轴以及变速器箱体等，

其中变速器齿轮起着传递发动机转矩的作用，并且由于车速的不断变化和频繁的

换档，其工况较为复杂多变且工作环境较为恶劣，对其进行科学的强度计算十分

必要。变速器轴在工作中承受着转矩及来自齿轮啮合力引起的弯矩，其刚度、强

度条件都必须加以关注。变速器箱体在工作过程中承受的载荷比较小，但是由于

其变形会对变速器的正常工作有影响，也必须对其进行强度校核。
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目前，研究变速器强度的方法主要有两种：一是试验研究，以变速器零部件

的实际试验数据、结果为基础，分析强度和变形，这种方法实用性较强；二是分

析计算，利用经典力学、有限元、边界元等方法，通过建立零部件的模型，以计

算结果为基础研究其强度。由于试验研究需要花费较长的时间和高昂的费用，而

且，试验研究只能在已制成的产品上进行，设计阶段则无法进行。因此．人们很

早就致力于用分析计算的方法研究变速器f|勺强度。

本世纪五十年代以前，分析机械结构强度问题的方法主要是利用经典力学，

将复杂的实际结构简化为较为简单的力学模型，再寻找一一些途径使较复杂的高次

超静定或非线性力学模型变为根据当时的条件能够计算的静定、线性或低次超静

定模型，从而获得解答。但是，这种方法一般只适用于各向同性体在弹性范围内

的小变形问题，而且由于计算模型构造过于简单，导致计算结果与实际情况相差

较大。

随着科学技术的发展，有限元法和边界元法开始获得广泛地应用。

有限元法是一种离散化数值分析方法。一个复杂的弹性体可以看成是由无限

个质点组成的连续体，它具有无限个自由度，为了进行计算，将此弹性体简化为

由有限个单元组成的集合体，这些单元是在有限个节点上链接的，因此，这个集

合体具有有限个自由度，这就为计算提供了可能。有限元方法可以求解结构形状

和边界条件均很复杂的力学问题，应用领域相当广泛。利甩有限元方法，可以获

得变速器零部件的应力分布、变形分布等数据，应用这些数据可以对零部件如变

速器箱体、变速器轴、变速器齿轮等进行强度校核、寿命计算、优化设计等工作。

有限单元法的基本思想一离散化概念早在40年代就已经提出来了，1943年

R．Courant从数学角度提出了有限单元法的基本观点。限于当时的计算机发展水

平，离散化的概念没有引起重视。1953年Argyris运用网格思想成功的进行了

结构分析，同时期美国的R．w．Clough使用三角形单元对飞机结构进行了计算。

由于分析飞机复杂结构的需要，从结构力学中产生了结构分析的矩阵方法，并引

入了矩阵代数作为分析的工具。60年代以来，随着电子计算机技术的发展与应

用，有限单元法得到很大的发展。由弹性力学平面问题扩展到空间问题与板壳问

题：由静力平衡问题扩展到稳定性与动力学问题；由弹性问题扩展到弹塑性与粘

弹性问题、疲劳与断裂问题等。

在工程领域，有限单元法首先应用于航空航天工程，现在已经迅速推广到汽

车、机械制造、船舶、建筑等多种工程领域，并从固体力学领域扩展到流体、电

场、电磁场、振动等学科。

边界元方法产生于20世纪50年代，60年代末引入到弹性力学工作领域，

到70年代该方法从求解线性问题发展到求解非线性问题和与时间变量有关的问
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题。边界元法是基于积分的问题描述，通过对研究结构边界的建模和分割，建立

边界的状态方程。由于边界元方法只需要对三维结构的表面和二维结构的边界进

行分害U，与有限元法相比，降低了研究问题的维数，所以建模比较简单，结构的

自由度也大大减少。但是边界元方法对模型边界的积分描述造成方程组的系数矩

阵是一个非对称满阵，大大增加了求解的时间。目前边界元法也用来对零部件进

行应力、温度场和热应力等的分析，但它更多地应用在声场分析方面。

有限元技术的出现，为工程设计领域提供了⋯个强有力的计算工具，经过约

半个世纪的发展，它已日趋成熟，在几乎所有的工程设计领域发挥着越来越重要

的作用。变速器零部件的设计研究是有限元技术应用较为广泛的领域之一。有限

元技术的应用提高了变速器零部件设计的可靠性，缩短了设计周期，已成为一种

常规的设计手段。目前国内众多科研院所都应用有限元分析方法对变速器设计进

行研究，如中国北方车辆研究所进行的变速箱有限元强度计算与优化研究“1、同

济大学对Santana轿车主减速齿轮的有限元分析“01等等。近几年来，随着计算

机软硬件水平的提高，变速器零部件有限元分析向着更加精确细致的方向发展。

1．3本文的研究目的和主要内容
本文以M5ZRl 5档变速器为研究对象，利用大型有限元分析软件ANSYS，对

变速器主要零部件进行了结构动态特性分析以及强度的计算。

本文的主要内容包括以下几个方面：

lT对M5ZRl变速器的主要零部件：箱体、变速器轴、变速器齿轮副在三维造

型软件Unigraphics环境下进行三维实体建模，重点研究了变速器渐开线斜齿轮

的精确建模方法。

2．利用实验模态分析技术对变速器的箱体及轴系进行了实验模态分析，并与

有限元分析的结果进行了对比。

3．根据变速器各主要零部件的特点、以及有限元分析前处理工作的实际需

要，分别使用了两种方法将uG实体模型与ANSYS建立联系，即对于较简单的轴

和齿轮的模型采用直接模型数据交换的方法，使用Parasolids接口将实体模型

导入ANSYS后建立有限元模型；而对于变速器箱体则采用第二种方法，利用ug

的结构分析模块Structure的前置处理功能对实体模型进行划分网格和加载工

作，再生成批处理命令流inp文件导入ANSYS直接构造有限元模型。

4．利用建立的变速器主要零部件的有限元模型，进行了箱体和各轴的有限元

模态分析。并将得到的分析结果与实验模态分析的结果进行了比较和修正。

5．根据齿轮啮合最恶加载线的定义，对变速器5档齿轮的最恶加载线进行了

计算并确定了齿轮实体模型的最恶加载线。

6．对变速器在5档工况发动机最大输出扭矩时，变速器箱体、二轴、5档齿
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轮副的受载和约束情况进行了分析，并对其有限元模型施加相应的载荷和约束。

使用ANSYS求解器进行了求解计算。

7．对变速器箱体、二轴及5档齿轮副的应力、变形分布进行了讨论，对各零

部件的强度、刚度进行了计算校核。
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第二章变速器有限元分析的理论基础和软硬件环境

2．1有限元法的基本思想

有限元法的基本思想是通过节点或单元描述，把复杂的结构合理的划分为可

以计算的微小单元，通过有限个单元的组合求出由单元描述的结构整体行为。古

代的人们把圆周简化为由有限个直线组成的多边形，可说是有限元法的最早应

用。有限元法的具体应用可概括为如下几个步骤：

1、物体的离散化

就是将拟分析的物体假想地分成有限个分区、分块或分块的集合体表示原来

的物体，籍此建立起单元力学分量与未知分量的关系式，集成结构分析方程式。

如图2．1所示的物体被分割成许多的单元。

上P1 J

—
f

／ ／ ／ ／ ／ ／ ／ ／＼／
／ ／ ／ ／ ／ ／ ／ ／、／
／ ／ ／ ／ ／ ／ ／ ／＼／
／ ／ ／ ／ ／ ／
／／／ ／ ／ ／ ／

盟

图2—1物体的离散化

2、挑选形函数或插值函数

物体或结构离散化后，用被称为位移模式或位移函数的近似函数对单元内的

一些力学量进行描述，单元的位移模式需满足一定的条件。

3、确定单元的性质

所谓确定单元的性质就是对单元的力学性质进行描述。一般用单元的刚度矩

阵(或柔度矩阵)来描述单元的性质，确立单元节点力与位移的关系。

4、组成物体的总性质方程组

组成物体的总性质方程组就是由单元刚度矩阵集成表示整个物体性质的总

刚度矩阵(或总柔度矩阵)，从而建立起整个物体已知量一总节点荷载与整个物体
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的未知量——总节点位移或应力的关系。

5、解方程组

上述所形成的总性质方程组往往数目庞大，可能是几十个、几百个、甚至于

成百上千万个，对于这些方程组需要运用一定的计算数学方法解出其未知数。

6、进一步计算

在求得整个结构物的未知量后，可进一步求得单元的未知量。

在有限元法的物理一数学描述中，一般有两种求解微分方程的方法：力法和

位移法。由于位移法可以满足动力学的协调性，并且通过借助于与时问有关的位

移矢量，可用于动态和非线性问题，同时通过与地点有关的附加函数可保证满足

几何的边界条件，所以有限元法一般都采用位移法求解。由上面的过程还8n／著-

出，用有限元法解决问题工作量很大，不借助于电子计算机的帮助，有限元法的

广泛度亚用是相当困难的。

2．2有限元平面问题的基础理论

2．2．1基本未知量和基本方程的矩阵表示

在有限元法中，为了简洁、清晰地表示各个基本量以及他们之间的关系，也

为了便于应用计算机进行实际计算，广泛采用矩阵表示和矩阵运算c

在平面问题中，物体所受的体积力可用列阵表示为

妇。}：阱b。
式中上标T表不矩阵转置。

同样，物体所受的表面力可用矩阵表示为

{p0；k Ps r
一点的位移可用列阵表示为

杪}=p vr

_点的应变分量可用列阵表示为

扫)=l。o％}1
一点的应力分量可用列阵表示为

p}=b，a，～】7
由几何方程，式(2—4)所表示的应变分量可以写成

叠}=『詈考考+罢]

(n一1)

(2—2)

(2—3)

(2—4)

(2～5)

(2 6)
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弹性力学中，平面问题可划分为平面应力问题和平面应变问题。对于弹性力

学的平面应力问题，物理方程可用矩阵形式表示为

1 ∥

∥ 1

0 O

式中E、p分别为弹性模量和泊松比。上式可简写为

㈦=[D】∽ (2—8)

其中

【D]=专
l ∥

∥ 1

0 0

0

O

1一∥

2

(2—9)

称为平面应力问题的弹性矩阵。对于平面应变问题，物理方程也可以用式(2-8)

表示，但需将式(2—9)所示的弹性矩阵[D]中的E换成_冬，∥换为—坠。
l一“‘ I一∥

2．2．2单元分析

以下对平面应力问题中的三角形单元进行分析，建立单元的刚度矩阵。

1．结点位移

图2-I所示弹性体用三角形单元进行离散以后，取任一单元进行分析，其节

点f，／，m按逆时针方向排列。每个节点位移在单元平面内有两个分量：

矗)=l。v，F (f，’，，脚) (2—10)

式中“，、v，为节点沿x轴和y轴方向的位移分量。记号表示其他节点的位移可以

按下标f√，聊轮换得到。

一个三角形单元有3个结点，共有6个结点位移分量，它们可用列阵表示为

坩=瞳Jj碟r=B，Ⅵ“，v，“。％r (2州)

2．位移模式

假设单元体中任意一点的位移分量是x，y的函数。选择最简单的线性函数作

为位移模式，即

“=口】+口2z+口3y V=d4-F口5工+口6y (2-12J

式中甜。，口：，⋯，口。为待定常数，可以由单元的结点位移确定。

∽
㈧㈧引专lI

、●●●，●●L，●●●●Jm加以，●●●●●●●●，、●●●●●l
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设结点f√，聊的坐标分别为(x。，Y，)、(x．，YJ)、x。，y。，)，结点位移为

(“。，V，)、@，，V，)、@。，V。)。将它们代入式(2—12)，有

联立求解上述公式左边的3个方程，可以求出待定系数甜。，口：，口，为

at 2击j曼三芝f口，2击}曼Y篓jXy Y 』口。=击}主荔f c。一14)y 1 y
吼2万f“- ，I％2寺11甜， f％3寺11 x，of (2一

f“m石。 。l J“。 。f ⋯11 x。“。l

式中A为三角形单元枷的面积，

硅5蚓 ◇啪，

为使求得面积的值为正值，结点f，，，m的次序必须是逆时针转向，至于将哪个

结点作为起始结点i，则没有关系。

将式(2—14)代入式(2—12)的第一式，整理后得
’

“=击k+tx+ci咖，+(口，+屯z坞咖，+(％+％+钳)‰]
同理可得

V=去h乜x蝎咖，+(。，+屯x+⋯)v，+(盘。+蚝。+％y)，。】
式中

“t2 xIym+x n}yi

b，2Y．+Y。 (j，J，小)

c{2一xi+xm

如令
1

M 2寺(。·+6iX+qy)“．(f，／，m)
则位移模式(2—16)可以简写为

(2-16a)

(2—16b)

(2一17)

(2—18)

“2Ⅳr“r+■“，十虬“。 V=Ⅳ』V，+Ⅳ，vJ+帆v。 (2—19)

式中M，U，帆是坐标的函数，反映了单元的位移形态，因而称为位移函数的形
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函数，其形式将在下面进一步讨论。

由式(2-19)和(2—3)，单元中一点的位移可用结点位移表示为下列矩阵形

式

{f}_[N]舻)。 (2-20)

式中[Ⅳ】称为单元形函数矩阵，其维数为2×6，进一步可写为分块形式

[Ⅳ】=∽。Ⅳ．Ⅳ，J (2—21)

其中子矩阵

卧瞄舅，卜瓴加，(2-22)
式中，为2阶单位矩阵。

根据形函数的定义式(2—18)，容易证明形函数具有以下性质：

形函数在结点上的值等于l，在其他结点上的值等于0，即

Ⅳ，(x．，Y。)=1Ⅳl(x，，Y，)=0 N。(x。，Y。)=0

对于Ⅳ，，Jv。也有同样的表达式。

在单元中任一点，三个形函数之和等于i，即

N，(x，Y)+Nj(x，Y)+N。(x，Y)=1

在三角形单元边界扩上一点(x，y)，有形函数公式

Ⅳ。(x，y)=1一三生N，@，y)：三玉虬(x，y)：0
X．一X．

。

X．一工．

形函数Ⅳ』在单元上的面积分和边界ij上的线积分公式为

儿一v，出咖=詈fⅣi讲=；歹
式中f，为边i『的长度。

3．单元应变和应力

有了单元的位移模式，就可以应用几何方程求得单元的应变。

代入式(2-6)，得到应变和结点位移的关系式

(2—23)

将式(2-16)
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．1 b，0 bJ 0 b。

一1 l 0 c．；0 c。{0

24Ic， i c， 易：c。：
(2—24)

式中[剀为单元应变矩阵(又称为几何矩阵)，其维数为3x6。它可以写成分块

[司=限B，Bm]

㈣=刍醐@砌， ∽ze，

式(2-24)是用结点位移表示的单元应变的矩阵方程。由于

爿，缸，t，b，，c，，气，％与五少无关，都是常量，因此陋】矩阵也是常量。单元中任一

点的应变分量是陋】矩阵与结点位移的乘积，因而也都是常量。因此，这种单元

在平面问题的物理方程式(2—7)中，将式(2—25)代入，得

p}=[D】陋弦}‘ (2—27)

{盯)=口](J}8 (2-28)

这就是应力与结点位移的关系式。其中[司称为单元应力矩阵，并且

[s]=[D】[例
。 (2—29)

因为[D]是3×3矩阵，[刎是3×6矩阵，因此[印也是3×6矩阵。它可写为分块形

咋j’～

～■～

‰‰

，●●●●ll●●iiiiujiiiill●●ll【

O％k
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畸1=b。S。S。j (2—30)

由于(2—9)所表示的平面应力问题的弹性矩阵，以及由式(2-26)所表示

的应变矩阵，可得式(2—30)中应力矩阵的子矩阵

{ b，

p卜怫]_志悖
』犯：

对于平面应变问题，只要将上式中的E换成而E ，∥换成f％，就得到应力
矩阵的子矩阵

阱而而E(1-,u)
由于三角形单元中的p】、陋】矩阵都是常数矩阵，所以口]矩阵电是常数矩

阵。也就是说，三角形单元内的应力分量也是常量。当然，相邻单元的E、u、

A和b。、c，(i，j，m)一般是不完全相同的，故它们将具有不同的应力，这就造成在

相邻单元的公共边上存在着应力突变现象。但是随着网格的细分，这莉突变将会

迅速减小，有限元法的解答将收敛于正确解答。

4．单元刚度矩阵

设三角形单元结点力向量为{F)“’，则{F∥可写成

。F)8=[F’F碟r=眇，K U，巧U。％r (2—33)

由虚位移原理得

∥∥7妒∥=ff{s+凡仃}f岔吣 (2 34)

式中，“$”表示虚设状态，t为厚度。上式可改写成

∥∥7{F∥=ff∥}7{o-}tdxdy

=ff{J‘)‘8圹[B]7{cr}tdxdy={5‘)‘。7 ff【曰】7{盯}tdxdy (2—35)

由于虚位移协+1‘。’是任意的，故得

fF)㈣=ff[日]7{仃)幻b协=[曰]7{仃)叫=[B】7[D]【B]{占)扣)tA=叶]∽{占}∽ (2 36)

pv

一)专q捣玩鸟～吻而
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式中，A为三角形单元面积，彳=肛咖，[k]”=[B]7[D][B]tA，称为单元刚度矩
阵。

2．2．3整体分析

前面从结构中取出一个典型的三角形单元进行了单元分析，再把各个单元组

合成结构，进行整体分析。

首先不考虑结构的具体支承情况，由结点位移{以求结点力{F)时，转换关

系可写成 {F)_[K]p} (2—37)

式中，[K]称作整体剐度矩阵，它可由单元刚度矩阵按剐度集成法“”得到。

然后引入支承条件和受力情况，便可解方程组，求出结点位移，进一步可求

出应力。

2．3有限元三维机械应力问题的基础理论 ；

对于弹性连续体，设其零应力状态的温度为T0，线性热膨胀系数为§，扬氏

弹性模量为E，泊松比为u，剪切弹性模量为G，弹性连续体上的～微元体，其

沿x．、x2、屯方向的体力为X，、_：、x，，边界上受力为夏。、X一2、墨，工作温度

为r，则弹性体应满足以下方程：

p}=【D】(协一‰b (2—38)

其中

[D】=E

1 0

ix 1

∥f ∥1

0 0

0 0

0 0

0 0

0 0

1 0

0 ix2

0 0

0 O

0 0

0 0

0 0

0 0

At2 0

0 ix2

f扣}={盯，，盯，，盯；，r。，r，，r。)7
{{g}={占，，占y，占：，s掣，s一，F盯)7
l概}=∥(，一瓦){l⋯11 0，0，or

其中E。=E(1一At)／[(1+ix)(1—2／2)]；ix。=∥，(1一／1)；∥：=(1—2／2)／[2(1一∥)]；【D]

为弹性矩阵，p}、∽和扣。}分别为应力列阵、总应变列阵和热应变列阵。

弹性体的边界条件分为位移边界条件、力边界条件和混合边界条件：

14
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位移边界条件为

“。=五

力边界条件为

(2—39)

爿，2，J仃” (i 2 1,2，3) (2-40j

其中(，。、?：、?，)足边界外法线方向N的方向余弦．

混合边界条件只给定边界上部分力分量和部分位移分量，针对具体问题，利用

(2—39)、(2—40)两式来表达a

由虚位移原理得

p，s：咖=肛，“?面+￡E，“?搬+l，Yo；if#s(2-41)

式中，S．为力边界区域，S：为位移边界区域，只。为力边界上力张量。虚位移原

理式(2-41)可表达为变分形式

I盯。瑟；咖=jz，赢?咖+￡瓦，却?嬲(2-42)
令：

丌=fUdv—fX,uflv—f．FmuidS(2-43)

其中U为应变能密度，满足盯，=OU／39F，兀称为许可位移下受力弹性系统的
总势能泛函。由虚位移原理得到最小势能原理，对于给定的弹性力学问题，在一

切许可位移场中，真解使系统的总势能兀取极小值，且使总势能n取极小
值者必为真解，其数学表达为

子丌=o (2—44)

有限元法研究三维弹性问题，先将所研究的弹性体分割为一系列的单元体，

单元可以是四面体、五面体或六面体，按单元给出结构的势能泛函为

n 5莩兀。2莩lL圭H7扫)咖一Lp}7纱枷一￡。≯y范汹f (z—as)

其中体积力沙}_阮，L，正]’，表面力疋}=佤，，瓦，瓦}7，位移p}7
单元内任一点的位移由单元上各节点的位移唯一确定。即

≯广=∑Ⅳ『溉}
f=I

(2—46)

其中Fie为该单元边界上的节点数，N，是形函数，将式(2—46)代入式(2—45)

根据最小势能原理式(2～44)经过一系列推导，可得到有限元法的基本方程
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医]p}=㈣ (2—47)

其中噼】称为总刚度矩阵，≯}称为总节点位移列阵，矿}称为总载荷列阵。

2．4有限元分析的一般过程

由于大型的有限元程序已经比较成熟，故在对某个问题进行有限元分析时，

不需要再编写复杂的程序，一般只需要进行阻下三个方面的工作：

1．前处理

前处理的目的是建立有限元计算的模型，该模型应包含如下信息：节点、单

元类型、材料特性、边界条件和载荷特性等。

在前处理中，有限元模型的建立及其网格的划分是主要的工作。

要准确快速地建立起有限元模型，应首先建立其三维实体模型，然后在此基

础上进行单元离散。有限元网格划分和计算分析与三维实体建模要有机结合，实

体建模要尽量采用那些后续研究所希望的方法。用户可以在软件提供的环境下建

模，也可以应用其它的几何建模软件，然后再通过通用的数据格式进行转换。

在有限元分析计算中，对所分析的零件进行正确、合理的网络划分一直是有

限元分析中的难点(尤其是三维问题的处理)，包括选取合理的单元类型，合适的

网格大小以及网格密度等。

单元类型包括杆元、板壳元、梁元、膜元、平面应力元、平面应变元、轴对

称元、三维实体元、不可压缩单元等，基本的单元结构模型可以分为一维梁单元、

二维壳单元、兰维体单元等。最常用的网格对于二维平面问题用三角形单元和四

边形单元，对于三维实体问题采用四面体单元和六面体单元。为了能自动地划分

网格，三角形单元和四面体单元是比较合适的，四边形单元和六面体单元只是对

于比较规则的几何形体才能应用。通过专业造型软件转换来的有限元几何模型，

由于几何元素的复杂性，一般只能用三角形单元和四面体单元进行网格划分。

为了使得划分的网格满足一定的计算精度，有时要对网格进行处理，常用的

方法有三种：P方法，通过提高单元形函数和位移函数的阶次，使得应力和应变

的变化过程可以更好地接近实际情况：H方法，通过增加网格的数量来提高精度；

R方法，通过改变模型节点位置来提高精度。P方法的优点是具有较高的收敛速

度，用较少的单元就可以达到较高的计算精度；但P方法以计算算法为前提，计

算程序决定了形函数多项式形式，当多项式次数提高时，算法易失去稳定性。H

方法的优点在于该方法的通用性，只要硬件水平能满足要求就可以逐渐地增加网

格的密度，但它大大增加了计算工作量。R方法的特点是不增加模型的求解规模

而提高模型的计算精度，但节点的大位移移动可能导致单元的畸变，从而影响计

算精度甚至无法求解。

16
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如何选择合适的网格形式和细化方法，需要根据实际情况和积累的经验来确

定。在对模型划分完网格后，一定要利用软件的俐格检查功能检查网格裂缝、褶

皱、线性单元的节点面、翘曲及畸变等，提高刚格品质。

问题的边界条件(包括载荷)是前处理工作中的一个难点，对它的模拟合理

与否直接影响解的合理性。边界条件的确定方法大致可分为三类：一是解析法，

发动机零部件的运动学和动力学计算是一种典型的确定发动机零部件工作状态

的解析法。解析法由于具有方便、准确的优点，历来受到人们的重视；=足试验

法，对于难以解析确定的边界条件，试验是一种行之有效的方法。例如以试验测

出的零件表面温度作为温度场分析的第一类边界条件。试验测定值通常比解析确

定值更能反映零件的实际丁作状态，因为解析泫反映的大多是理想情况；三是试

算法，对于既难以解析确定，又难以试验测出的边界条件，可以先作假设再通过

以某～量值为标准进行试算，使结果与该标准值吻合，从而确定出此边界条件。

另外，模型的材料特性也是非常重要的，有时还相当复杂，需根据实验数据

客观地确定。

2．求解

根据问题的不同类型，选用不同的求解算法。

3．后处理

⋯个有限元的计算结果一般仅提供具有位移的节点和具有应力的单元的数

字信息，仅仅对数字信息进行分析有时很难得到问题的全貌，同时对于大型的具

有上万个节点或单元的结构，对计算结果进行二次处理需要花费大量的人力和时

间，因此大型有限元程序一般都提供结果后处理功能，它可以实现计算结果的图

形描述。对于后处理一般要完成：

(1)用图形使计算结果直观化；

(2)对计算结果做可信度检验；

(3)利用结果解决实际问题。

2．5变速器有限元分析的软硬件环境

2．5．1变速器有限元分析的硬件环境

本文在变速器有限元分析中采用的计算条件为

计算机：PC

处理器：赛扬1．7GHz

硬盘： 希捷40G

内存： 现代512M

2．5．2变速器有限元分析的软件环境
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本文主要利用通用有限元软件ANSYS对缸盖作线性静力计算分析及结构动

态特性分析，鉴于变速器零部件结构的复杂性，采用三维造型软件UnigraphiCS

建立各零部件的实体模型。

1．Unigraphics简介

UG是UnigraphicsSoltltiOnS公司的拳头产品。该公司首次突破传统CAD／CAM

模式，为用户提供一个全面的产品建模系统。在uG中，优越的参数化和变量化

技术与传统的实体、线框和表面功能结合在一起，这一结合被实践证明是强有力

的，并被大多数CAD／CAM软件厂商所采用。 uG最早应用于美国麦道飞机公司。

它是从二维绘图、数控加工编程、曲面造型等功能发展起来的软件。90年代初，

美国通用汽车公司选中uG作为全公司的CAD／CAE／cAM／CIM主导系统，这进一步

推动了UC的发展。1997年10月UnigraphicsSolutions公司与Int ergraph公

司签约，合并了后者的机械CAD产品，将微机版的SOLIDEDGE软件统一到

Parasolid平台上。由此形成了一个从低端到高端，兼有Unix工作站版和

WindowsNT微机版的较完善的企业级cAD／cAE／cAM／PDM集成系统。

uG的主要特点有：

1．参数化设计和特征功能

Unigraphics是采用参数化设计的、基于特征的实体模型化系统，采用具有

智能特性的基于特征的功能去生成模型，如腔、壳、倒角及圆角等，可以随意勾

画草图，轻易改变模型。这一功能特性给工程设计者提供了设计一h的简易和灵活。

2．可分阶段实施的数据管理

Unigraphios具有业界最紧密的CAD／CAM／CAE与PDM集成，可管理CAD数据

以及整个产品开发周期中所有相关数据。

3．多种功能的模块

作为大型CAD／CAM／CAE软件，uG不仅具有强大的实体建模功能，还集成了

多神功自2模块，可进行机构运动学分析、硬干涉检查和软干涉检查、运动仿真和

分析以及结构有限元分析。

2．ANSYS简介

ANSYS是大型通用有限元结构分析程序系统，它是由John Swanson博士于

1970年创办的ANSYS公司的主要产品，已有30年历史。开发的初期主要用于电

力工业，现在已能满足从汽车、电子到宇航、化工的各个工业领域有限元分析的

需要。

ANSYS程序的用户界面基于公共标准，用户可以方便的交互访问ANSYS的各

种功能、命令、说明和参考资料。菜单系统直观，输入方式灵活。用户可以通过

菜单、对话框、工具栏或直接输入命令的方法输入指令。在数据管理上，ANSYS
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程序使用单独的集中数据库储存所有的模型数据和求解结果。利用前处理器将模

型数据(包括实体模型和有限元模型、结构材料参数等)写入数据库。利用求解

器写入载荷和求解结果，利用后处理器写入处理结果数据。数据一经写入即为可

用，在其他处理器也可使用。

ANSYS的主要特点：

1．多物理场解析

ANSYS可以用来分析多种类型的问题。包括结构、热、电磁场、静电、流体、

CFD和耦合场分析。每种分析类型又包括几种特定的分析类型，如结构分析可包

括静力分析和动力分析：热分析中包括稳态分析和瞬态分析等。

2．菲线性计算

非线性计算是ANSY$的突出的特点。程序可求解静态和瞬态非线性问题。在

非线性分析中，使用基于Newton—Raphson法的迭代过程，用～系列的线性近似

逐渐收敛于实际上的非线性解

3，耦合场的分析

当考虑到结构、受热、流体、电、电磁场等多物理场的影响时，可以通过耦

合场单元直接实现或通过序贯场分析间接实现。

4，设计优化

ANSYS设计优化是通过产生一系列设计而获得最优设计的计算机技术。可用

于任何分析类型，借助设计优化可以实现多方面的优化设计，如形状、应力、频

率、温度、磁势或离散量等。

5．开放性

ANSYS软件不仅提供了易于使用的APDL参数化设计语言，而且还具有用户

子程序功能，它允许用户在程序内部扩充专用算法，从而增强了程序的灵活性。

此外ANSYS程序已于同其他软件集成在一起，增强了ANSYS的分析应用能力。
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第三章变速器主要零部件的结构动态特性研究

变速器的箱体及其轴系是变速器的主要零部件，其性能直接影响着变速器工

作的可靠性和寿命，对其动态特性进行研究分析，对于改善变速器工作状况、降

低变速器的工作振动、噪声具有重要的意义。研究结构的动态特性，目前国内外

常用的方法是有限元法和试验模态分析法，这两种方法有着各自的优点和缺陷，

将两种方法结合起来，以试验测试的模态参数为依据修『F有限元模型，使修正后

的有限元模型能够正确的反映结构的动态特性，以便于利用有限元模型正确的模

拟实际结构，进行后续的分析工作。本文结合工程研究项目“M5ZRI变速器结构

动态特性与可靠性研究”，采用实验模态分析技术结合有限元模态分析计算对变

速器的主要零部件的结构动态特性进行了较为详尽的研究。

3．1实验模态分析技术基本理论

根据研究模态分析的手段和方法的不同，模态分析分为理论模态分析和实验

模态分析。理论模态分析或称模态分析的理论过程，是指以线性振动理论为基础，

研究激励、系统、响应三者的关系，如图3一i所示：

■藏甄砸H～撼甭五蕊r卜—厂磊囊援五]l-．．．．．．．．．．．．．．．．．．．．．．．．．．．．—-．—．———J L——，————————．，，．．．．．。．．—。．．．．．．．．—J L⋯—————————．．．．。．．J
图3一I理论模态分析

实验模态分析(EMA)又称模态分析的实验过程，是理论模态分析的逆过程，

如图3—2所示：

卜函丽H磊磊函—一丽丽
图3-2实验模态分析

实验模态分析首先通过实验测得激励和响应的时间历程，运用数字信号处理

技术求得频响函数(传递函数)或脉冲响应函数，得到系统的非参数模型；其次

运用参数识别方法，求得系统的模态参数；最后进一步确定系统的物理参数。因

此，实验模态分析是综合运用线性振动理论、动态测试技术、数字信号处理和参

数识别等手段，进行系统识别的过程。

模态参数识别是实验模态分析的核心。模态参数识别已发展有多种成熟的方

法，而最常用的方法是基于最小二乘法的曲线拟合法。其含义是根据理论模态分

析选择适当的数学模型，使测得的实验模型与数学模型之误差最小。

按照不同的非参数模型，模态参数识别方法分为频域模态参数识别与时域模

态参数识别。以频响函数(传递函数)为基础的参数识别方法称为频域参数识别；

以时域信号(脉冲响应函数或自由振动响应)为基础的参数识别方法称为时域参

数识别a频域法发展的相当成熟且在工程研究领域得到了广泛的应用；由于时域
20
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法所用设备简单，尤其是可以只根据自由响应而无需激励就可进行参数识别而受

到普遍重视。

在识别除振型外的其它模态参数时，按照使用响应信号的数目分为局部识别

和整体识别；按照使用激励和响应的数目分为单入单出(SISO)识别法、单入

多出(SIMO)识别法、和多入多出(MIMO)识别法。SISO属于局部识别，SIMO、

和MIMO均属于整体识别。在SISO频域模态参数识别中，按照模态密集程度不

同，可分为单模态识别和多模态识别。单模态识别将待识别的各阶模态视为与其

它模态独立的单自由度系统，适用于阻尼较小，模态较分散的情形；而多模态识

别将待识别的几阶模态视为耦合的，并考虑拟合频段以外的模态影响。对于阻尼

较大、模态较密集的情况，必须用多模态参数识别法。

在模态分析中，阻尼是一个较难处理的问题。根据结构性质不同，常用到粘

性比例阻尼、一般粘性阻尼、结构比例阻尼与结构阻尼四种阻尼模型。在不同阻

尼模型下，振动系统模态参数的性质不同。根据模态矢量是实矢量还是复矢量，

振动系统分为实模态系统和复模态系统。无阻尼和比例阻尼系统属于实模态系

统，而结构阻尼和一般阻尼系统属于复模态系统。因此，对应系统的模态分析有

实模态分析和复模态分析。

实验模态分析过程(采用频域法作参数识别)可大致归纳如下：

1．将试验结构以适当方式支撑起来；

2．选择适当方式激励试验结构，通过拾振系统测量、记录激励和响应的时

间历程；

3．将记录到的激励和响应的时域信号送入A／D(模／数)转换器，将连续的

模拟信号转换为离散的数字信号(采用计算机记录时城信号时，将此步并入

3)；

4．将上述时域数字信号进行快速傅氏变换(FFT)而转换为傅氏谱，通过

一定的数字信号处理方法获得系统的离散频响函数；

5．根据离散频响函数进行参数识别，估算出系统的模态参数和模态振型：

6．显示、打印模态实验结果。

关于实验模态分析技术的理论参看文献【141～【t81。以下结合“变速器主

要零部件的动态特性研究课题”对实验模态分析的具体过程加以介绍。

3．2变速器主要零部件的实验模态分析

变速器箱体及轴系是其主要零部件，根据上文所述对其进行实验模态分析，

采用SIMO(单点激励多点响应)的识别方法，需要对模态实验的边界条件(目H

支撑方式)、激励方式、激励装置、激励信号的选择、激励能量的合理控制以及

测量系统等进行正确的选择。

2
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3 2．1变速器主要零部件的模态实验条件

(1)在模态实验中，对系统固有特性影响最大的是几何边界条件，即试验结

构的支撑条件。支撑条件一般有自由支撑、固定支撑和原装支撑。结构支撑方式

的选择主要应以模拟结构实际工作状态为原则。常用的支撑方式有自由支撑、固

定支撑和原装支撑。对完整结构来说，原装支撑是最优边界模拟，但是根据变速

器箱体及轴系的实际情况，采用自由支撑，即采用橡皮绳悬挂试件使其处于自由

一自由状态，并保证悬挂体系与试验结构的主要振动方向正交。

(2)模态实验不同的参数识别方法对频响函数测试的要求不同，因而所选激

励方式、激励装置也不同。常用的激励方式包括：单点激励、多点激励和单点分

区激励。单点激励是最简单、最常用的激励方式。所谓单点激励是指对测试结构

‘次只激励一个点的一个方向，而在其它任何坐标上均没有激励作用。对变速器

箱体这类中小型结构的模态分析，采用单点激励就可获得满意的效果。

由于对变速器主要零部件模态实验采用频域法做参数识别，采用人工激励装

置。典型的人工激励装置有激振器系统、冲击锤和阶跃激励装置。由于冲击锤激

励设备简单，价格低廉，使用方便，对工作环境适应性强，特别适于现场测试，

故采用锤击激励作模态实验的激励装置。

(3)测量系统负责将被测机械量采集下来，转换成某种电信号，经前置放火

和微积分变换，变成可供分析仪器使用的关心机械量的电压信号。测量系统由传

感器及其配套测量电路组成。模态实验中常用压电式力传感器和压电式加速度传

感器，它们具有体积小、重量轻、灵敏度高、线性度好、性能稳定、频率范围大、

有较宽的动态范围等优点。由于实验采用冲击锤激励，因此选用了冲击型力传感

器。选用加速度传感器的灵敏度应与电荷放大器的量程相匹配，进行模态实验时

的工作频率应落在加速度传感器频响曲线的线性段内。在满足测量精度要求的前

提下，尽可能选用质量较小的传感器，以最大可能地减小其附加质量的影响。

与压电式传感器配套使用的前置放大器常用电荷放大器，它的频率范围很

大，低频能达到0．1Hz，而高频可达lOkHz或更高，性能稳定，抗干扰能力强，

且具有低通和高通滤波电路及适调放大器、积分电路等。

(4)在研究变速器结构动态特性时采用的激励方法是锤击激励，故对锤击激

励的合理控制是实验成功的首要环节。

由于在模态实验中，通常采用人工锤击来对箱体等结构进行能量输入，因此

冲击能量的控制与操作者的经验有很大的关系。根据理论分析，冲击能量的分布

由力脉冲宽度和力的幅值高度所决定。实际试验中，可以通过更换不同材料的锤

帽控制力的脉冲宽度。常用的锤帽有钢、铝、尼龙、橡胶等锤帽。控制力脉冲的

高度的主要方法为控制冲击锤的质量[t91。对变速器铸铝箱体来说，冲击锤应该
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用铝锤头，以保证力谱在较宽的频率范围内，确保箱体的高阶模态能被激励起来，

同时锤头质量以509为宣；对于变速器轴系由于其为合金钢件并且其质量和体积

较小，采用钢锤头，为了减少力锤质量对测量结果的影响，应用质量较小的锤帽，

通常309即可。

根据以上所述实验条件确定的变速器模态分析实验系统主要由三部分组成：

激励系统、传感系统、分析仪及计算机。本次试验采用单点激励多点采样的方法，

激励方式为锤击纯随机激励法，使用冲击锤激励，力传感器采样力脉冲。传感系

统包括压电晶体力传感器、压电加速度传感器及其相应的电荷放大器及滤波器，

主要任务是完成力信号、加速度信号的采样。分析系统我们采用了东方振动噪声

研究所的INV360D智能信号采集处理分析仪与PC机连接，使用了DASP(大容量

数据自动采集处理系统)分析软件对采集的信号进行分析处理。实验使用的仪器

型号及用途见下表3—1：

表3—1模态实验仪器设备

名称 型号 制造厂 用途
l

力锤及力传感器 B＆K 8848 丹麦B＆K公司 产生激励信号

加速度传感器 B＆K 432l 丹麦B＆K公司 拾取响应信号

电荷放大器 B＆K 2635 丹麦BaK公司 放大激励和响应信号

电荷电压滤波积
DLF一6 北京东方振动所 滤波放大

分放大器

智能信号采集处理分
INv360D 北京东方振动所

传函处理、固有频率

析仪 和振型计算

微机 PC机 天津沃特电脑 数据处理和交换

试验仪器的布置如下图3-3：

图3—3变速器模态实验系统布置图

23
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图3-3中：l一变速器主要零部件2一力锤3一xYz三坐标加速度传感器4一力传感器

5--B&K2635电荷放大器6一DLF一6电荷电压滤波积分放大器
7一INv360D智能信号采集处理分析仪8一装有DASP软件的Pc机

在试验现场按照图3—3布置仪器接线，对各仪器进行系统标定和调试后，进

行模态实验。

正式测试前，应对试验结构的特性做一些检验，大致包括以下内容：

I．通过不同力度的激励试验，检验被测结构的线性性质；

2．通过激励点、响应点互易试验，检验被测结构频响函数的对称性；

3．选择2～4个测点做重复性试验，检验各模态数据的误差是否小于5％～10％；

4．分散误差试验，各测点模态频率的分散误差宜为0．5％～1％，阻尼比的分

散误差宜小于5％～10％。

3．2．2变速器箱体的模态实验

在进行模态实验前，首先在箱体的表面布置测点，然后根据测点的布置在

DASP系统中建立简化的模型。建立的箱体简化模型见下图3—4，箱体的简化模型

以变速器一轴轴向为z轴，以变速箱安装面法向为Y轴，根据右手定则确定x轴，

共布置了108个测点，测点位置按照能够充分反映箱体的结构特点并且便于布置

传感器的原则来选择，并对关心的重点位置如支撑轴承的安装位置等都布置了足

够的测点。

图3—4变速器箱体的DASP简化模型

模态试验开始前首先要设定试验参数。传感器类型设定为加速度传感器，试

验采用单点激励多点响应，参数识别采用多模态频域识别方法，设定采样频率为

4000Hz。为了提高测试精度和统计可靠性，需对每个测点重复采样，然后再进行

平均，消除信号中寄存的随机噪声，本次试验采样次数设定为10次，采取多次

触发采样，每次触发采样1024个点，采样数据由多次触发采样数据组合而成，

以便进行平均处理。多次触发采样有利于提高测试精度，尤其适用于用锤击法进
24
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行传函分析。

箱体的模态试验共得出了11阶模态，其结果见下表3—2

表3—2箱体的模态实验结果

l 阶次 固有频率(Hz) 模态阻尼(％)

l 一 421 25 3 0352
I

2 497．67 0．6862

3 511 28 0．1742

4 750．21 0．2778

5 870．21 01676

6 986．63 0．2364

7 1066 81 O．1676

8 1454．68 0 4084

9 1530 87 0．6685

10 1648 64 1．8456

11 1876．34 0．2275

实验获得的各阶模态的振型见下列各图
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图3—5变速器箱体实验模态分析振型图
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对以上各阶振型进行分析，可以发现：第一阶模念为整体振型，绕箱体Z轴

的扭转，以及箱体钟型罩部分的收缩和扩张；第二阶模态为局部振型，主要表现

为变速器箱体钟型罩部分绕z轴的扭转振动；第三阶模态为整体振型，绕箱体x

轴的一阶弯曲；第四阶模态表现为整体绕z轴的扭转振动和钟型罩部分的局部振

动，值得注意的是这一阶振动中，前箱体前后两隔板上中间轴支撑轴承孔处的振

动比较明显，对变速器的工作有一定影响；第五阶模态为整体绕z轴的扭转和箱

体局部绕x轴的前后摆动；第六阶模态为整体振型，整个箱体绕X轴的弯曲振动，

这一振型也是辐射噪声的主要振源；第七阶模态为整体振型，箱体绕x轴的弯曲，

前箱体前后两支撑隔板振动的幅度比较大；第八阶模态为局部振型，主要振动集

中在钟型罩处，前隔板上的振动比较明显；第九阶模态也是局部振动，后箱体部

分的振动很小，主要表现为前箱体的弯振；第十阶的振动表现为前箱体绕Y轴的

弯曲；第十一阶振动为整体振型，表现为绕z轴的扭转振动，前箱体前隔板上的

轴承孔振动幅度较大。

3 2．3变速器轴系的模态实验

对各轴的模态实验采用了自由支撑，即使用软绳将各轴悬吊，使其处于自由

～自由状态。根据有限元分析的初步结果，将悬挂点的位置选在关心的模态的节

点附近，并保证悬挂体系与实验结构的主要振动方向正交。

在进行模态实验前，首先要在实验轴的表面布置测点，然后根据测点的布置

在DASP系统中建立简化的模型。布置测点时考虑了各轴的结构特点，在关心的

位置如轴承的支撑点、齿盘的根部等布置测点，并充分考虑传感器允许的安装位

置，使测点的数据能够全面的反映轴的振动特性。根据以上原则建立了变速器‘

轴及中间轴的模态实验简化几何模型，模型见下图3—6：

二轴 中间轴

图3—6变速器各轴的D&SP简化模型

二轴简化为沿轴向在关键位置布置的6个测点；中间轴上共布置了31／卜测
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点，沿轴向布置了7个测点，每个齿盘简化为8个测点，而最小的一档齿盘考虑

到结构特点和实验条件可行性没有布置测点。图3-6所示模型中的各节点即为实

验时的测点。

模态试验开始前首先要设定试验参数。传感器类型设定为加速度传感器，

试验采用单点激励多点响应，参数识别采用多模态频域识别方法，设定采样频

率为4000Hz。为了提高测试精度和统计可靠性，需对每个测点重复采样，然后

再进行平均，消除信号中寄存的随机噪声，本次试验采样次数设定为10次，采

取多次触发采样，每次触发采样1024个点，采样数据由多次触发采样数据组合

而成，以便进行平均处理。多次触发采样有利于提高测试精度，尤其适用于用

锤击法进行传函分析。

二轴的模态实验采集处理了两阶模态。其各阶模态参数如下表3-3：

表3-3二轴的模态实验结果

阶次 固有频率(Hz) 模态阻尼(％)

1 723．81 0 2222

I 2 1931．59 0 0644

实验获得的二轴各阶模态振型如下图3—7：

；

i
j

』
i
；

X一一5__。

第1阶 第2阶

图3—7变速器二轴的实验模态分析振型图

从上图3-7可以看出变速器二轴的一阶振型为轴的一阶弯曲，其频率大约在

700Hz左右，振幅最大的位置出现在五档、倒档齿轮及R／5档同步器安装的位置。

变速器二轴的二阶振动为轴的二阶弯曲，其频率在1900—2000Hz左右，其振幅最

大值出现在二轴输出端支撑轴承的安装位置以及一档、二档齿轮、1／2档同步器

安装的位置，这两阶振型对变速器的抉档过程有一定的影响。

中间轴的模态分析实验在2000Hz频率范围内采集处理了一阶模态。如下表

3-4所示：
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表3—4中间轴的模态实验结果

阶次 固有频率(Hz) 模态阻尼(％)

1 1063．33 0 2089

图3—8变速器中间轴的实验模态分析1阶振型图

从图3—8可以看出变速器中间轴的一阶振型为轴的一阶弯曲，其频率在

1000Hz左右，局部还带有齿盘平面的摆动，振幅最大的位置出现在中间轴一档

齿轮附近，齿盘平面摆动较大的位置是在中间轴常啮合齿轮处。

3．3变速器主要零部件的有限元模态分析

随着电子计算机技术的发展，使工程中复杂问题的定量分析逐步变成了现

实，特别是近几十年来工程数值方法的软、硬件条件不断成熟，所以便工程设计

中的数值方法走向普及。数值法己成为解决复杂工程问题的一种强有力的和行之

有效的方法，有限元法就是其中的一个典型的代表。有限元法作为一种典型的求

解连续场偏微分方程的数值计算方法，是现代设计方法的最主要手段。结构有限

元分析是机械结构现代设计方法学的重要内容。

关于有限元理论及其算法上文第二章已有详细的叙述，参看文献【20】～【22】。

适用于工程应用分析的微机版的有限元计算分析软件有很多种，最具代表性的有

Nastran和Ansys系列。本次对变速器结构动态特性的研究所采用的有限元分析

软件即为Ansys。下面结合本课题就工程实际应用中，影响有限元分析精度的因

素和改进措旖加以简单的总结。

3．3．1有限元分析中计算精度的影响因素

尽管对确定的问题，有限元分析的精度主要取决于单元尺寸和插值函数阶

次。但是，解决实际的工程问题时，由于对问题本身的确定也非易事，导致影响

分析结果的因素要复杂的多。从全面地分析来看，影响有限元分析精度的因素可
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以分成两大类：

一、工程问题数学物理模型的完整性

1．方程本身的合理性：即影响数学物理方程形式的因素是否考虑全面。例如，

对变速器的结构分析来说，可采用静态方程求解，也可采用动力学方程求解。究

竟采用哪种方程更能描述问题的本质，需要对具体问题的工作载荷、工作环境等

方面作综合考虑。如果考虑变速器在静载荷作用下的变形、应力可考虑用静态方

程插述；如果考虑变速器在工作状况的变形、应力就必须用动力学方程描述才符

合问题的本质。

2．材料特性的准确性：主要是指考虑实际问题中材料常数与标称数值的差

异，结构中材料常数的分散性，材料特性随工作温度的变化，材料常数随工作应

力、应变的变化，特别是在动态计算中结构的阻尼如何准确地确定等。

3．边界条件：包括边界条件的确定是否正确，旌加是否合理。在基于几何形

状施加边界条件时，当模型被离散后，边界条件的转化是否准确。

4．问题的求解域；主要指模型几何形状的简化是否合理。对变速器的结构分

析来说，由于变速器结构的复杂性和某些参数的难以确定性，必须对变速器模型

进行适当的简化，比如变速器箱体上的螺孔、凸台及加强筋等就必须予以适当的

简化。

二、有限元数值计算的精度和计算规模

1．单元类型：不同单元类型的插值精度和计算规模是不同的。如对变速器的

结构分析来说，六面体实体单元的插值精度高，但是用它离散复杂的变速器结构

不仅难以划分网格，也造成计算费用的大大增加。因此在进行变速器箱体的动态

特性分析时可以考虑使用四面体单元进行分析。

2．网格形式：包括单元尺寸的大小和网格的疏密分布(以下总称网格密度)。

对变速器的结构分析来说，为了能准确地实体结构的箱体的高阶模态，必须合理

选择实体单元的最大尺寸，通常单元的最大尺寸可以通过几次试算加以确定。在

剥变速器零部件作静态分析特别是重点考察最大应力时，必须合理地安排网格密

度，对关注区域应进行加密处理；

3．舍入误差。

提高工程问题有限元分析的精度一直是人们关心的重要课题，针对上述因

素，可采取的措施主要包括：

1．深入研究工程问题本身，更全面地考虑影响数学物理方程形式的各项因

素，使建立的数学物理模型更加完善；

2．进行材料试验，研究材料常数在不同情况下的变化；

3，通过试验测试或理论分析确定更合理的边界条件并采用合理的施加方式：
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4．CAD实体建模和有限元分析集成，使分析模型和设计模型相关一致，结合

高配置硬件条件，进行问题的细致分析，减小结构简化造成的误差；

5．研究精度与规模的协调问题，采用子结构技术或总体／N部分析法；

6．构造新型单元(如拟协调元)，提高插值精度；

7．从数值方法上研究误差估计、收敛理论(如h一收敛、p一收敛、h p收敛、

r一收敛等)及对应的自适应分析；研究网格划分形式对计算精度的影响；研究在

特定网格划分形式下有限元的超收敛性；研究特定单元类型的外推和校正，等等。

3．3．2变速器箱体动态特性的有限元分析

该变速器的箱体分为前箱体、后箱体两个部分由8个螺栓连接，为铸铝件，

其结构非常复杂，外形不规则，尤其是前箱体的钟型罩部分是由大量的曲面构成。

在前期的建模工作中使用大型CAD软件uG进行了箱体的三维实体建模，分别建

立了前后两个箱体实体模型后再将其装配到一起。

变速器箱体模型十分复杂，直接导入ANSYS并划分网格十分困难，并且由于

铸造结构的大量小过渡圆角等结构的存在将使有限元分析的规模过大以至计算

机难以承受。因此在不影响分析精度的前提下，有必要对这个实体进行简化：

1．变速器前箱体和后箱体简化为刚性连接，不考虑分合面及连接螺栓接触

面的相对变形，即整个箱体作为一个整体进行分析。

2．模态分析使用的模型不需要了解箱体局部的特性和应力特征，因此对凸

台，油孔等微小特征予以简化。

3．箱体表面的加强筋，外表面为光滑的益面，在划分有限元网格时该处的

网格密度很高，但是加强筋主要是为了增加箱体局部的刚度，其自身受力变形都

很小，计算时浪费了大量的计算机资源，因此将加强筋保留但是将其外表面简化

为平面，即将其截面改为方形截面。

简化后得到的有限元分析使用的实体模型如下图3—9：

图3—9简化后的变速器箱体实体模型
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3，3．2．1变速器箱体有限元分析模型的建立

变速器箱体的有限元分析使用了通用有限元分析软件ANSYS。UG模型与

ANSYS建立联系主要有两种方法，一种是直接数据模型交换，即利用ANSYS与UG

的接口文件如prt文件、paFaso]ids文件等将UG实体模型导入ANSYS，这种方

法往往需要在导入后进行大量的修改工作；另一种方法利用UG内嵌的分析求解

模块GFEMFEA的前置处理功能完成ANSY的前置建模工作(主要是划分网格)，

并生成批处理作业命令流inp文件，此文件即可直接为ANSYS所用，也可稍加修

改直接用于其它求解器使用。这样做最大的优点是模型一致性好，克NT专业有

限元程序前置处理能力的不足。变速器箱体的外形结构极为复杂，使用多种接口

文件将其导入ANSYS都十分困难，导入后生成的复杂曲面有大量的褶皱和凹陷，

结构上有大量的拓扑错误和几何缺陷，导致实体不能生成，需要进行大量的拓扑

修复、几何修补，工作量很大。因此对变速器箱体的有限元分析采用第二种方法

建立有限元模型，即在uG的结构分析STRUCTURE模块中进行有限元模型的分网

加载等前处理，利用inp命令流文件导入ANSYS，使用ANSYS的求解器求解并进

行后处理‘231o

一、网格划分单元类型及材料属性的确定

在UG的STRUCTURE结构分析模块中首先设定有限元模型使用ANSYS格式，设定

网格划分类型为自动四面体网格划分。对于比较复杂的模型，使用二次单元通常

会比线性单元的求解效率高且产生良好的效果，因此单元类型使用了SOLID92，

为3-D固体结构二次单元，每个单元有10个节点，每个节点上有x，Y，z三个方向

上的平移自由度，此单元可以应用于弹塑性、大变形及大应变分析，与线性的实

体单元SOLID45相比，SOLID92更适用于不规则的实体模型网格划分“”。

变速器箱体采用的材料是铸铝ADCl2，主要用来制造变速器箱体，气缸体缸

盖等。其材料特性为：弹性模量70GPa，泊松比0．32，密度2．8×103Kg／m3。根据

材料的性能，对材料属性设置项进行了相关的设定。

二、变速箱箱体模型的网格划分及加载、约束条件的确定

如上文所述在uG的STRUCTURE模块中采用自动四面体网格划分，网格密度的

控制根据计算规模的大小及变速箱简化模型的几何尺寸，经过几次试算确定了较

为合理的网格密度，确定全局单元尺寸为4．0，网格扩展因子设定为1．3。变速箱

实体模型划分为194432个节点107257个单元。在UG中网格划分完成后，将模型的

信息格式化为ANSYS格式的批处理作业命令流inp文件，在ANSYS中可以直接读入

这个命令流，导出有限元模型，见下图3—10。从下图3—10可以看到，使用批处理

命令流文件导入的有限元模型与原始模型基本一致，能够准确的反映实体模型的

各个特征，从实体模型转化为ANSYS格式的有限元模型是可用的。
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图3—10在ANSYS中导出的变速器箱体有限元模型

网格模型建立后避行模型的约束及加载。模态分析时施加的载荷为零，而有

限元模态分析的边界条件要与试验的边界条件桐～致，由于在试验时使用很软的

绳子将各轴悬吊，其边界条件是自由一自由条件，因此在ANSYS中对模型的各自

由度均不加约束。

3．3．2．2变速器箱体动态特性有限元分析结果

加载和约束完成后，设定ANSYS求解类型为模态分析(～fodal)。由于使用

Subspace(子空间)法提取模态时对计算机的要求很高，求解难以进行，因此提

取模态的方法采用了Block Lanczo(分块的兰索斯)法，这种方法适用予大型

对称特征值求解问题。根据分析的要求对箱体提取并扩展了30阶模态，其中包

括6个雕体模态，即3个平动自由度和3个转动自由度，将重根以及超出关心的

频率范围的模态解剔除后，求出了变速器箱体的24阶模态。

如上文所述，模态试验采集处理了变速器箱体的11阶模态固有频率，并作

出了各阶的振型动画，而有限元模态分析则提取了30阶模态，除去6个刚体模

态后，得鲻24阶模态。经过对这24阶模态的扩展，输出了每阶模态的国有频率

和振型动画。由于模态试验本身的局限性，即测点的布置不-n-]’能非常密集，因此

在采样的频率范围内很有可能会有模态没有被激励出来，这就需要对比有限元模

态分析的结果加以补充。而有限元模态分析的结果也有存在熏根的可能，即固有

频率相同且振型表现为正交，也需要I司模态试验的结果进行对比。

有限元分析得到的24阶固有频率见下表3—5：

衰3—5箱体模态有限元分析结果

阶次 频率(Hz) 阶次 频率(Hz)

1 411、90 13 1632．2

2 539 83 14 1676．3
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3 632．38 15 1885．1

4 735．46 16 1924．9

5 854 53 17 1952．5

6 10“．2 18 2009 0

7 1077 6 19 2077 0

8 1090．4 20 2侣0 2

9 1262．0 21 2216 3

10 1389．8 22 2255 0

11 14711 23 2309 2

12 1517．9 24 2359．8

根据导出的动画文件，有限元分析得到的各阶振型如下：第一阶振型

411．90Hz为整体振型，绕z轴的扭转及前箱体钟型罩的局部收缩扩张；第二阶振

型539．83Hz为局部振型，钟型罩部分的变形；第三阶振型632．38Hz为局部振型，

前箱体局部在xY平面内的摆动引起钟型罩的变形；第四阶振型735．46Hz，振型表

现为整体绕z轴的扭转振动和钟型罩部分的局部振动；第五阶振型854．53Hz，整

体绕z轴的扭转及局部摆动；第六阶振型1044．2Hz，第七阶振型1077．6Hz，第八

阶振型1090．4Hz其频率非常接近，通过观察振型动画，其振型均为绕x轴的一阶

弯曲；第九阶振型1262．OHz，整体振型绕x轴的弯曲；第十阶振型1398．8Hz，整

体振型绕Y轴的弯曲；第十一阶振型1471．1Hz，局部振型钟型罩部分的振动较大，

后箱体有局部的摆动；第十二阶振型1517．9Hz，也是局部振动，后箱体部分的振

动很小，主要表现为前箱体的弯振：第十三阶振型1632．2Hz，整体振型绕Y轴的

弯曲；第十四阶振型1676．3Hz，局部振型；第十五阶振型1885．]Hz，整体振型绕

z轴的扭转振动；第十六阶振型1924．9Hz，整体振型绕x轴的高阶弯监；第十七阶

振型1952．5Hz，局部振型，前箱体两轴承支撑隔板之间的部分扭转；第十八阶振

型2009．OHz，局部振型，钟型罩部分的振动；第十九阶振型2077．OHz，整体振型，

复杂的弯曲振动；第二十阶振型2180．2Hz，整体振型绕x轴的弯曲：第二十一阶

振型2216．3Hz，前箱体绕z轴的扭转带动钟型罩的局部振动；第二十二阶振型

2255．OHz，与二十一阶类似的局部振型，前箱体扭摆振动；第二十三阶振型

2309．2Hz，也是前箱体的局部扭转振动：第二十四阶振型2359．8Hz，局部振型，

前箱体的扭振。

从上述对有限元模态分析的固有频率和振型的分析来看，在研究的频率范围

内，变速器箱体的固有频率主要分布在400Hz到2400Hz之间。整体振型主要出现

在2000Hz范围内，多表现为弯曲和扭转，而超过2000Hz的振型基本都是局部振型。

变速器箱体有限元模态分析得到的部分整体振型图见下图3—11：

14



第三章变速器主要零部件的结构动态特性研究

第1阶绕z轴的扭转 第10阶绕Y轴的弯曲

第16阶绕x轴的弯曲

图3—1l有限元模态分析变速器箱体部分整体振型图

将有限元模态分析得到的结果与模态实验得到的结果进行比较如表3—6

表3—6箱体模杰有限元分析与檬杰窭骆的比持结集
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对比模态实验与有限元分析得到的变速器箱体各阶模态与振型，可以发现有

限元分析得到的阶数多于模态实验所获得的阶数，这是由于模态实验自身条件的

限制，箱体上的测点数有一定的限制，所选取的激励点很有可能难以激发很多局

部振型，而有限元模态分析没有这个限制，只要网格划分合理、密度足够大，可

以获得更多阶模态。对比两种方法获得的结果，其重台度很高，模态试验所获得

的模态频率，通过有限元分析大都也得出了极为相近的结果，其误差很小，如表

3—6中对应的各阶模态，其误差最小值为第1l阶0．467％，最大误差也只是第2阶的

7．81％，大多数误差都在2％以下，而各阶的振型也基本一致。而通过对振型的分

析可以发现，有限元分析得到的更多阶的模态主要是局部振型。说明有限元分析

及模态实验的准确度较高，变速器箱体的有限元模型是准确可用的，而有限元分

析得到的更多阶模态大多是局部振型，是对模态试验结果的进一步补充。

这一节通过对M5ZRl变速器箱体的模态实验和有限元模态分析，获得了该变

速器箱体动态特性的准确的数据，建立了变速器箱体精确的有限元模型，为箱体

的进一步优化分析奠定了基础。

3．3．3变速器各轴动态特性的有限元分析

前期的工作中我们已经使用大型CAD软件UG建立了该变速器一、二轴和中

间轴的3D实体模型，考虑到这些模型的细节较多，为了避免有限元分析的规模

过大，在不影响模态分析精度的前提下对原始3D模型进行了简化，建立了各轴

的有限元分析3D模型，通过uG和有限元分析软件ANSYS之间的Parasolids接

口将各轴的有限元实体模型导入ANSYS中进行分析。

3．3．3．1变速器各轴有限元分析模型的建立

将简化后的各轴的实体模型通过通用接口Parasolids导入ANSYS，使用8节

点6面体的solid45单元进行计算，设定轴的材料性质为SCM420H钢弹性模量

2．10×10”Pa，泊松比0．30，密度7858kg／m3，由于自动划分单元网格已能够保证

模态分析的精度，采用自由网格自动划分，网格划分后的各轴有限元模型如下图

3一】2：
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一轴有限元模型 二轴有限元模型

中间轴有限元模型

图3—12变速器各轴的有限元模型

一轴有限元模型，其节点总数1486个，单元总数为6138个，一轴的体积和

质量较小，这样的计算规模可以保证其模态计算的精度。二轴的有限元模型，其

节点总数为12120个，单元总数为61940个，由于二轴的长度、体积较大，而且

其结构上有一些细节没有简化，所以其模态计算规模比较大。中间轴的有限元模

型，其节点总数为3085个，单元总数为13389个。

有限元分析的结果要和模态试验的结果进行比较，因此有限元分析的边界条

件要与试验的边界条件相一致．由于在试验时使用很软的绳子将各轴悬吊，其边

界条件是自由一自由条件，因此在ANSYS中对模型的各自由度均不加载。

3．3．3．2变速器各轴动态特性有限元分析结果

使用ANSYS求解时采用了Subspace(子空间迭代)法，这种方法适用于大

型对称特征值求解问题，它的特点是能够充分利用[K]及[M]的稀疏带状性质而且

能在一次求出前几个模最大的广义特征和对应的特征向量。根据分析的要求对每

根轴提取并扩展了12阶模态，其中包括6个刚体模态，即3个平动自由度和3

个转动自由度，将重根以及超出关心的频率范围的模态解剔除后，求出了一轴的

一阶模态，二轴及中间轴各两阶模态。
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通过有限元模型计算得到一轴的一阶频率为1865Hz，其振型为轴的一阶弯

曲，其振幅最大位置在轴的中部，距离齿轮和轴承较远，并且其自振频率很高，

不会对变速器的工作状况产生较大影响。振型见下图3 13：

雹3一13变速器一轴的l阶模态振型

变速器二轴的有限元计算得出了两阶模态：其一阶振型为轴的一阶弯曲，频

率757．985Hz，振幅最大的位置出现在五档、倒档齿轮及档同步器安装的位置。

二阶振动为轴的二阶弯曲，频率2067Hz，其振幅最大值出现在二轴输出端支撑轴

承的安装位置以及一档、二档齿轮、1／2档同步器安装的位置。振型见图3—14：

第1阶 第2阶

图3—14变速器二轴的1、2阶模态振型

中间轴的有限元计算得出了两阶模态：其一阶振型为轴的一阶弯曲，频率

1078Hz．振幅最大的位置出现在中间轴一一档齿轮附近。二阶振动为轴的二阶弯曲，

频率261 3Hz。振型见下图3-15：

第1阶 第2阶

图3—15变速器中间轴的l、2阶模态振型
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将有限元模态分析得到的二轴、中问轴模态与3．2．3节模态实验的结果进行

比较结果如下表3—7、3—8：

表3—7二轴模态有限元分析与模态实验的比较结果

固有频率(Hz)

试验 计算
振型 误差

723．8l 757．985 一阶弯曲 4．50％

1931．59 2067 二阶弯曲 6．55％

从表3—7的比较可以看到二轴的有限元模型简化得当，所以其结果与实际实

验结果误差较小，可以满足需要的精度。试验得到的模态振型与有限元分析得到

的振型基本一致，这也充分说明了模态分析实验得到结果的准确性。

表3—8中问轴模态有限元分析与模态实验的比较结果

{ 固有频率(Hz)

『 试验 计算
振型 误差

1063．33 1078 一阶弯曲 1．36％

从表3-8的数据中可以看出，中闯轴有限元计算和模态实验得到的一阶模态

数据的结果非常接近，误差只有1．36％，说明中间轴的有限元模型是精确的。中

间轴的实验模态分析只求出一阶模态这是因为，模态实验中设定采样频率4000Hz

所以根据采样定理试验研究的频率范围小于2000H。

3．4本章小结

1．本章运用实验模态分析结合有限7亡分析的方法，对MSZRl变速器的主要零

部件的结构动态特性进行了研究。通过比较实验模态分析和有限元分析得到的结

果，对变速器各主要零部件的有限元模型进行了修正，建立了简化得当、计算速

度快、分析精度较高的变速器有限元分析模型。利用这些有限元模型计算得到变

速器结构动态特性的结果与模态实验的结果比较，其误差很小：如变速器箱体各

阶模态，其误差最小值为第11阶0．467％，最大误差也只是第2阶的7．81％，大

多数误差都在2％以下，各阶的振型一致；而二轴的比较结果是l阶模态误差4．5％，

2阶模态误差6．55％；中间轴的1阶模态误差1．36％。对M5ZRl变速器结构动态

特性的研究结果表明：变速器箱体、各轴的有限元分析模型简化得当，网格划分

合理，边界条件设置正确，精度较高，适用于变速器的结构动态特性分析讨-算，

并为后续的有限元分析工作奠定了基础。

2．对变速器轴系的模态实验以及有限元分析的结果，都呈现为典型的1阶、

2阶弯曲振型。并且随各轴轴径的增大、长度的减小，其模态固有频率也越来越

高。变速器一轴的l阶模态、二轴的2阶模态为2000Hz附近的高频振动，二轴

及中间轴的1阶模态为1000Hz左右的振动。由于变速器的工作频率较低，并且
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变速器各轴多采用三点轴承支撑，各个弯曲振型对变速器的工作影响不大。二轴

的1阶模态其频率在700Hz左右，比较接近变速器的工作频率，并且其振幅最大

值出现在档同步器位置，这‘阶振型对同步器接合的平顺性有一定的影响，需要

加以注意。

3．变速器箱体的模态频率集中在3个频率范围内，1000Hz以内的频率范围

模态最为集中，多数为整体振型，i000 2000Hz之间的模态较多，局部振型较多，

而2000Hz以上的各阶模态振型则大多表现为局部振型。从各阶模态的振型可以

看出变速器箱体的整体振型主要表现为扭转和低阶的弯曲，对变速器的正常工作

没有大的影响。由于相对于后箱体，变速器与离合器连接处的裙部其刚度较小，

在各阶模态中都有较大的振动，这在对变速器箱体结构进行改造设计时必须加以

注意，应适当加大变速器裙部的刚度。
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第四章变速器主要零部件的有限元结构强度计算分析

本章以MSZRI变速器为研究对象，考察变速器主要零部件结构强度分析中关

于模型的建立、载荷和约束的确定和应力场、变形分布的计算等多方面问题。并

重点考察该变速器在5档工作状态下各主要零部件的结构强度及刚度。

4．1变速器箱体的有限元结构强度计算分析

变速器箱体是变速器系统的主要组成部分，在齿轮传动过程中，箱体承受较

大的载荷并产生较大的变形和应力。变速器的各轴均通过轴承支撑在箱体上，因

此箱体的受力变形对变速器工作的可靠性和寿命有较大的影响。本节着重研究了

变速器箱体的实体建模及有限元结构强度分析。

4．1．1变速器箱体三维实体模型的建立

M5ZRI的箱体分为前箱体后箱体两个部分由8个螺栓连接，为铸铝件，其结

构非常复杂，外形不规则，尤其是前箱体的钟型罩部分是由大量的曲面构成。建

模工作中使用大型CAD软件uG进行了箱体的三维实体建模，分别建立了前后两

个箱体后再将其装配到一起。建立的箱体实体模型如图4一l：

图4一l变速器箱体的实体模型

从上图可以看出该实体模型十分复杂，直接导入ANSYS并划分网格十分困难，

并且由于铸造结构的大量小过渡圆角等结构的存在将使有限元分析的规模过大

以至计算机难以承受。因此在不影响分析精度的前提下，必须对这个实体进行简

化，简化的具体原则及方法前文3．3．2节已有详细的介绍，这里就不再重复。得

到的简化模型参见图3—9。

4．1．2变速器箱体结构强度分析有限元模型的建立

变速器箱体的有限元分析使用了通用有限元分析软件ANSYS。箱体有限元强

度分析采用与了上文有限元模态分析同样的方法建立有限元模型，即在0G的结构

分析Structure模块中进行有限元模型的分网加载等前处理，利用inp命令流文件

导入ANSYS，使用ANSYS的求解器求解并进行后处理。



第四章变速器主要零部件的有限元结构强度计算分析

一、网格划分单元类型及材料属性的确定

在UG的Structure结构分析模块中首先设定有限元模型使用ANSYS格式，设定

网格划分类型为自动四面体网格划分。对于比较复杂的模型，使用二次单元通常

会比线性单元的求解效率高且产生良好的效果，因此单元类型使用了SOLID92，

为3-D固体结构二次单元，每个单元有lO个节点，每个节点上有x，Y，zZ个方向

上的平移自由度，此单元可以应用于弹塑性、大变形及大应变分析，与线性的实

体单元SOLID45相比，SOLl992更适用于不规则的实体模型网格划分。

变速器箱体采用的材料是铸铝ADCl 2，主要用来制造变速器箱体，气缸体缸

盖等。其材料特性为：弹性模量70GPa，泊松比O．32，密度2．8×10 5Kg／m3，抗拉

强度a．=329MPa。根据材料的性能，对材料属性设置项进行了相关的设定。

二、变速器箱体模型的网格划分及加载、约束条件的确定

如上文所述在uG的Structure模块中采用自动四面体网格划分，网格密度的

控制根据计算规模的大小及变速箱简化模型的几何尺寸，经过几次试算确定了较

为合理的网格密度，确定全局单元尺寸为8．0，网格扩展因子设定为1．0。变速箱

实体模型划分为147639个节点78525个单元，在uG中划分的网格及导XANSYS后的

网格模型见下图4—2。将有限元网格模型与变速箱简化实体模型对比，可以看出

网格模型能准确的反映实体模型的特征，可见划分较为精确。

uG中划分网格的实体模型 导入ANSY$获得的有限元模型

图4—2变速器箱体的有限元模型

网格模型建立后进行模型的约束及加载。由于变速器箱体所受的载荷主要是

齿轮传动引起的众多轴承载荷，以及箱体自身的重量，箱体自身的重量ANSYS程

序能够自动计算，而各轴承载荷通过轴承外圈作用在箱体上，将其作为箱体轴承

支撑圆柱面上的法向均布面载荷来处理。变速器箱体的边界约束条件则是按变速

器的实际安装状态，将后箱体输出端的支撑座处以及前箱体裙部的安装面这两处

单元各节点的三个平动自由度U，、U，、u。约束为O。由于导入ANSYS后的有限元模

型各加载面上单元数量众多，而导入的有限元模型不包含实体的点线面特征，加

载比较困难，因此所有的加载与约束均在uG的Structure模块中进行，然后通过
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in口命令流文件导入ANSYS。

根据变速器的输入扭矩以及五档传动比和齿轮的基本参数计算得到箱体各

轴支撑轴承处所受载荷如下：

一轴支撑轴承处轴向力F。-3420N；径向力F，=2652N；切向力F：=6433N。径向

力和轴向力均按照各自的方向作用在轴承支撑处相应的半圆柱面上，而轴向力根

据实际安装情况，是通过轴承卡环作用在一个圆环面上，该受力面在简化处理模

型时己经做出，加载在其上即可。

二轴施加给箱体的力主要是后端的双列角接触球轴承处三个方向的力和后

端辅助支撑轴承处的两个方向的力：

角接触球轴承处轴向力F，=3379N；径向力F，=1071N；切向力E=3000N。径向

力和轴向力均按照各自的方向作用在轴承支撑处相应的半圆柱面上，而轴向力根

据实际安装情况，通过轴承卡环作用在前箱体上轴承安装位置的沉孔圆环面E。

辅助支撑轴承处径向力F，=132lN；切向力F。=3699N按照各自的方向作用在轴承支

撑处相应的半圆柱面上。

中间轴前端支撑轴承处轴向力F，：7941N；径向力F，=2268N；切向力F：=5775N。

径向力和轴向力均按照各自的方向作用在轴承支撑处相应的半圆柱面上，而轴向

力根据实际安装情况，通过挡环作用在变速器前端盖上，如上文所述，前端盖简

化为局部与前箱体一体，该处的受力面也已做出，加载在其上即可。中间支撑轴

承处轴向力F。=7900N；径向力F，=1160N；切向力F：=777N，各力均按其实际加载位

置施加。后端轴承支撑处只有两个方向的力，径向力F，=1493N；切向力F。=5775N

均按照各自的方向作用在轴承支撑处相应的半圆柱面上。

下图4—3即为uG中加载的情况，如透视图中所示各加载面所受的面载荷以红

色箭头表示，后箱体上支撑处的黄色标志表示约束该处三个平动自由度。所有的

加载信息和约束条件经过格式化为ANSYS命令流文件后，导入ANSYS后自动转换施

加到有限元网格模型的各节点上。

图4—3 UG中施加约束及载荷
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导入ANSYS后的加载与约束条件见下图4-4。各图中的约束i’以浅蓝色的标

志表示，而转化到节点上的面载荷则据其大小以不同的颜色表示在各受载面上，

如图4—4中红色箭头所指各面，其余各受载面的加载情况大致相同。

约束 面载荷

图4—4 ANSYS中施加约束及载荷的箱体模型

完成加载和约束的模型即可进行有限元分析计算。

4．1．3变速器箱体结构强度有限元计算结果

加载及约束设定完成后，即可进入ANSYS的求解器进行计算。设定分析的类

型为静态线性过程(LINEAR STATIC)，材料性质为线弹性(LINEAR E1．ASTIC)。

选取直接解法求解方式，不组装整个矩阵，只是在求解器处理每～个单元时，同

时进行整个矩阵的组装和求解，也称为波前法，其求解速度快计算精度高，但是

需要大容量的硬盘空间储存中间数据。使用当前载荷步(Current LS)开始求解。

有限元计算完毕以后，使用ANSYS的后处理功能，利用计算出的箱体各个单

元的节点位移，来确定各个单元的应力大小，以及整个结构变形情况和应力分布

情况。

图4-5是箱体在五档工况下的综合位移(SUMxyz)变形图：

图4—5变速器箱体的综合变形图

从上图可以看出，相对于支座固定位置的最大位移值为0．125mm，发生在变

速箱边缘红色区域标有Mx标志处。可以看到各轴承支撑位置隔板上变形都较小，
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在0，12mm至0．07ram之间，由于各轴的支撑轴承都有一定的变形间隙，箱体的变形

对传动过程影响不大。

针对箱体的铸铝材料，其强度条件采用第一强度(最大拉应力)理论和第二

强度(最大拉应变)理论进行判断“”。在ANSYS的后处理模块中分别导出箱体

的第一、第二强度理论的应力分布云图如下图4-6和4—7：

闰4—6变速器箱体的第一强度理论应力云图

从图4—6可以看出变速器箱体外表面的第一强度理论应力较小，大都分布在

l 14MPa至010．029MPa之间，后箱体上靠近固定支座位置附近出现应力最大值为

77．045MPa，而各轴承支撑处的应力值大约分布在32．368MPa至lJ65．876MPa之间。

图4—7变速器箱体的第二强度理论应力云图

变速器箱体的第二强度理论应力分布与第一强度理论应力分布基本一致，且

其值比较小最大值只有41．488MPa，不再加以分析，以第一强度理论应力值作为

强度判据。

根据以上变速器箱体各应力分布云图可知具体数据如下：

第一强度理论应力最大值为： 77．045MPa：

箱体内部应力最大值为： 6B．876MPa：

第二强度理论应力最大值为：41．488MPa：

变速器箱体的材料为ADCl2，其抗拉强度盯。=329 MPa，，取安全系数为2则许
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用应力为b1H 164，5MPa。从有限元分析的结果可以看出各应力的最大值与许用

应力相比较小，说明变速器箱体有一定的强度储备。而从箱体的综合变形分布图

可以看出，变速箱体各部分的变形比较小，最大变形0．125mm并且出现在距离变

速器传动关键部件较远的后箱体边缘处，说明变速器箱体的受力变形对变速器的

正常工作影响较小。

通过列M5ZRl变速器箱体进行的有限元结构强度计算分析，该变速器箱体的

强度及刚度均满足使用要求，安全可靠。

4．2变速器轴的有限元结构强度计算分析

变速器轴系是变速器的主要零部件，其性能直接影响着变速器工作的可靠性

和寿命。变速器轴在工作时承受着转矩及来自齿轮啮合的圆周切向力、径向力和

斜齿轮的轴力引起的弯矩。对于变速器轴的刚度要求较高，如果轴的刚度不足，

会引起弯曲变形，破坏齿轮的正确啮合产生过大的噪声，降低齿轮的强度、耐磨

性及寿命。虽然在实际变速器运行中尚未发生过变速器轴疲劳破坏的情况，但是

为了得到足够的刚度，轴的设计必须有足够的强度储备，因此需要不仅要对轴的

刚度进行验算，也要对弯扭联合作用下变速器轴的强度进行校核“”。传统的设

计方法将变速器轴简化为铰接支撑的梁进行计算，其计算精度不高。近年来随着

计算机技术的发展，有限元法得到了广泛的应用，使用有限元方法进行强度分析

已经成为一种重要的机械设计手段。本文以该变速器二轴为考察对象进行了有限

元结构强度分析。

4．2 1变速器二轴三维实体模型的建立

使用大型CAD软件uG建立了二轴的实体三维模型见图4—8，在此实体模型的基

础上进行有限元分析。考虑到该模型的细节较多，为了避免有限元分析的规模过

大难以求解，在不影响分析精度的前提下对该模型进行了简化，除去了中心孔、

花键槽及小圆角、倒角等特征。为了便于ANSYS@施加约束及载荷，需要对二轴

的支撑状况及受力加以分析，以最接近实际情况的方式进行转化。

m4—8变速器二轴的三维实体模型

图4—8中：1．前端滚针轴承提供径向约束2．双列角接触球轴承提供径向及轴向支撑
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3．后端辅助球轴承提供径向约束4．齿轮啮合力受力位置5．输出端加载扭矩

如上图，二轴实际支撑状况是：二轴前端滚针轴承位置、二轴后端辅助支撑

球轴承位置提供径向支撑，双列角接触球轴承提供径向及轴向支撑，且其轴向支

撑通过二轴轴端的锁紧螺母柬实现，各支撑位置见图4—8eel、2、3圆柱面。二轴

的受力状况：二轴输出端的花键即图4 8中线框5处承受扭矩，而齿轮啮合力则作

用在图4—8线框4处，由于五档齿轮通过R／5档同步器接合套、R／5档齿毂与二轴相

联，齿轮啮合的径向力作用在二轴的齿轮安装圆柱面上，而啮合切向力则通过接

合套、齿毂、花键作用在轴上，轴向力也作用在齿毂上。为了便于在接近实际约

束、受力的位置加载，根据上述支撑受力状况将简化后的二轴模型与简化的R／5

档齿毂圆盘简化为一体来簏加切向力和轴淘力，并在锁紧螺母处按照挡环的尺

寸，做出小圆盘以便于施加轴向约束。转化后的用于有限元分析的二辅实体模型

见，图4—9。

图4-9简化后的变速器二轴的三维实体模型

图4—9中：l-R／5档齿毂圆盘与二轴简化为一体以便于施加齿轮啮合力

2．锁紧螺母处添加挡环圆盘施加轴向约束

4．2．2变速器二轴结构强度分析有限元模型的建立

变速器二轴的结构强度有限元分析也采用在UG的结构分析Structure模块中

进行有限元模型的分网加载等前处理，利用inp命令流文件导入ANSYS，使用ANSYS

的求解器求解并进行后处理的方法。

一、网格划分单元类型及材料属性的确定

在UG的Structure结构分析模块中首先设定有限元模型使用ANSYS格式，设定

网格划分类型为自动四面体网格划分，单元类型为SOLID45，为3一D实体结构单元，

由8个节点组成，单元的每一个节点上有X，Y，zZ个方向上的平移自由度，此单

元可以应用于弹塑性、大变形及大应变分析。

变速器轴采用的材料与5档齿轮相同为ScM420H，是日本标准JIS84052中

的cr—Mo型齿轮钢、主要用于制造变速箱和驱动桥齿轮。确定其材料特性为：

弹性模量210GPa，泊松比0．3，密度7858．4Kg／m3，抗拉强度为1030MPa，屈服强度

为785MPa。根据材料的性能，对材料属性设置项进行了相关的设定。
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二、变速器二轴模型的网格划分及加载、约束条件的确定

二轴模型采用自动四面体网格划分，网格密度的控制根据计算规模的大小及

二轴简化模型的几何尺寸，经过几次试算确定了较为合理的网格密度，确定全局

单元尺寸为4．0，网格扩展因子设定为1．0。二轴实体模型划分为17827个节点

90438个单元，在uG中获得的网格模型见下图4—10，将有限元网格模型与二轴简

化实体模型对比，可以看出网格模型与实体模型基本无差异，划分较为精确。

【JG中划分网格的实体模型 导入ANSYS获得的有限元模型

图4一lO变速器二轴的有限元模型

网格模型建立后进行模型的约束及加载。在各轴安装位置的圆柱面上施加位

移约束，如下图4—11模型上三个圆柱面上施加切向和径向位移约束，限制该处的

平动自由度u，、uz为0。而二轴的轴向位移约束则施加在锁紧螺母处挡环的平面上，

限制该处的轴向平动自由度uv为0。这些边界条件在uG环境下施加，通过命令流

文件导入ANSYS。

图4—11在UG中越加变速器二轴位移约束

由于采用实体单元SOLID45，这个单元无法直接旌加扭矩，因此将二轴输出

端的所受扭矩转化为一对力偶施加在该处圆周的母线上，并把每条母线上均布线

载荷离散后施加在节点上。同样将齿轮啮合切向力利用力矩平衡原理转化为R／5

档齿毂圆盘一条母线上的切向力，并将其离散到有限元模型的节点上。二轴输出

扭矩为157．1Nm，R／5档齿毂简化圆盘的半径为43．71mm，二轴输出端的直径为

56．8mm。输出轴端母线所受的力偶的每个力的值为：



塑婴童奎垄墨圭茎量塑堡塑童堕歪竺塑亟塞笪兰坌堑——————一
E=157．1／D=157．1×1000÷56．8=2765·8N；

所以根据力矩平衡原理，齿毂圆盘母线上所受的切向力为：

疋=157．ttR=157．1×1000÷43．71=3594．1N；

将这曲个力按均布力施加到有限元模型上，在ANSYS中得到如下结果

图4--12输出端力偶及齿毂圆盘处的切向力

齿轮啮合径向力和轴向力按面分布载荷处理，径向载荷作用在齿轮安装位置

的圆柱面上。而轴向面载荷则作用在齿毂圆盘的相应的圆环面上。根据齿轮的参

数计算得到径向力为2003．46N，轴向力2983．56N，按均布载荷分布在相应的加载

面上，加载后的有限元模型如下图4-13：

图4—13轴向、径向载荷的旌加

图4-1．3中箭头所指为承受轴向面载荷的齿毂圆盘面和承受径向西载荷的齿轮安装圆柱面。

完成所有约束条件及载荷施加的有限元模型在ANSYS中显示如下图4-14：

图4—14施加载荷和约束的二轴有限元模型
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完成加载和约束的模型即可进行有限元分析计算

4 2．3变速器二轴结构强度有限元计算结果

加载及约束设定完成后，即可进入ANSYS的求解器进行计算。设定分析的类

型为静态线性过程，材料性质为线弹性。选取直接解法求解方式，使用当前载荷

步开始求解。

计算完成后，在ANSYS的后处理模块中导出二轴的应力分布云图。根据塑性

材料的强度理论，按照第三强度理论(屈雷斯卡判据)、第四强度理论(米塞斯

判据)输出等效应力分布云图4—15：

米塞斯等效应力 屈雷斯卡等效应力

图4—15二轴的等效应力云图

根据以上二轴各应力分布云图可知具体数据如下：

米塞斯等效应力最大值为： 97．201MPa；

屈雷斯卡等效应力最大值为： 一86．256MPa；

变速器轴的材料为SCM420H，其屈服强度盯。=795MPa，，取安全系数为3则

许用应力为I盯I-261．67MPa。从有限元分析的结果可以看出各等效应力的最大值

与许用应力相比很小，二轴的强度储备很大，主要是为了保证变速器轴有足够的

刚度。这与上文所述变速器实际使用中很少发生轴的破坏的结论是一致的。

交速器轴的工作状况是典型的弯扭组合应力状况，从图4—15的等效应力分

布云图上可以看出，二轴的主要应力是由扭矩引起的，应力主要分布在施加扭矩

的二轴输出端和施加了切向力的R／5档齿鞍圆盘之间轴段上。最大应力值

97．2MPa出现在输出端花键后的第一个轴颈上，整个轴颈上的应力位于74Mpa一

97．2Mpa之间，并且轴颈中间部分的应力较小，而两端与轴肩相连的部分应力较

大。二轴后端辅助轴承安装位置的应力也较大，大约在43MPa一74MPa之间。从

各个视角的位置可以看到R／5档齿毂圆盘与轴相连的根部位置应力较大，在

43MPa一50MPa之间，而且圆盘上的应力很小，这说明此处的应力主要作用在花

键上，对二轴实体模型所作的转化是合理的。R／5档同步器后的轴段上，应力的

值都很小，主要是齿轮径向力和轴向力引起的弯曲应力，大都在10MPa以下。
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对于主要受扭转作用的圆轴，还要校核其剪应力。一般对于钢材来说其许用

剪应力H=o．55b】=143．9185MPa“”。在ANSYS中计算其轴截面(xz平面)上的剪应

力，其最大剪应力52．128MPa，出现在输出端后的轴颈上，最大剪应力也远小于

许用剪应力，因此二轴的强度储备是足够的。受篇幅所限，剪应力的分布云图此

处略去。

如前文所属，对于变速器轴的刚度要求较高，如果轴的刚度不足，会引起弯

曲变形，破坏齿轮的正确啮合，因此需要对轴的刚度进行检验。圆轴扭转时的刚

度条件是扭角妒一≤k】，一般纠=0．25。=O,00436rad／m[251。在ANsYs中导出Y
轴的扭转角分布图4—16：

图4—16二轴扭转角分布图

从图4—16中可以看到，绕Y轴的最大单位扭转角为0．338E一05rad／m，远小

于许用扭转角，满足扭转刚度条件。

对二轴的弯曲刚度进行校核，其剐度条件为最大挠度y。。≤L厂]，其中变速
器轴的垂向挠度(径向力z方向上的变形)许可值为l f|_0．05mm=O．5E一4m““：

水平挠度(切向力x方向上的变形)许可值为1．疋卜0．10mm=O．1E一3m[241。在ANSYS

中得N-轴x方向和z方向的变形如下图4—17：

图4—17二轴x、Z方向变形分布图

从上图可以看到，水平方向的最大挠度为0．429E-4m<O．1E～3m，且垂直方向
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上最大挠度为0．453E一4m<O，5E一4m。因此可以判定，二轴的弯曲刚度满足条件。

通过对M5ZRl变速器二轴进行有限元计算分析，该轴的强度及刚度均满足设

计要求，安全可靠。

4．3变速器5档齿轮副的有限元结构强度计算分析

变速器是汽车动力传递的关键部件，变速器齿轮更是变速器的关键部分。它

的强度关系到传动的质量，从而影响汽车的整体性能。齿轮的承载能力主要受接

触强度和弯曲强度的限制，若齿轮的参数不变而增加载荷，则弯曲应力的增加程

度要比接触应力大得多。因而，要设计高承载能力的齿轮，就必须精确计算齿轮

的弯曲应力。传统的齿轮设计方法计算齿根弯曲应力一般采用《齿轮》手册中的

国标算法，其过程繁琐而且计算精度不高。近年来随着计算机技术的不断发展，

有限元法在齿轮的设计分析中的应用越来越广泛。本节介绍了M5ZRl变速器5档齿

轮副(中五齿、主五齿)的三维实体建模及强度有限元分析。

4．3 1变速器5档齿轮副的三维实体建模方法

渐开线斜齿轮是一种重要的机械零件，广泛的应用在机床、车辆、船舶和航

空器的传动装置中。近年来随着cAD／cAE／cAM／cAPP技术的迅速发展，使用计算

机对齿轮进行设计与分析已经成为一种重要的研究手段。而使用机械运动仿真和

有限元分析软件对齿轮机构进行准确有效的分析，首先需要建立精确的齿轮三维

模型。渐开线斜齿轮由于齿面为空间渐开线螺旋面，且其端而齿形与法面齿形不

同，三维建模过程比较困难，本文使用CAD软件UG对变速器5档齿轮副进行了

精确建模。

在uG环境下的齿轮建模方法有很多种，作者采取按齿轮加工方式进行齿轮

三维造型的方法“”：即根据齿轮的有关参数生成齿轮的齿坯和齿槽轮廓，再将

齿槽轮廓自由拉伸成三维实体(相当于生成了一把加工齿轮的刀具)，再用齿坯

减去该实体从而生成齿形。按照这种方法建立的齿轮三维模型生成速度快，模型

特征较少，文件体积小。

uG环境下渐开线斜齿轮建模的具体步骤如下：

1) 按照齿顶圆直径和齿轮厚度建立齿坯实体。

2) 根据齿轮参数和渐开线方程构造齿轮的端面渐开线齿槽轮廓。

3) 根据齿轮螺旋角构造齿轮螺旋线。

4) 将端面齿廓沿螺旋线进行扫描，拉伸出齿槽实体，即相当于生成了

一把加工齿轮的刀具。

5) 将生成的齿槽实体以齿坯轴线为中心按齿数进行旋转阵列。
6) 使用布尔差操作(Subtract)从齿坯实体中切去齿槽，即可得到该

渐开线斜齿轮的三维模型。
52
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作者在五档齿轮副的建模过程中使用VB6．0编程制作了uG表达式8xP文件

导出模块，可以根据输入的不同齿轮的模数、齿数、螺旋角、压力角、变位系数

等参数，通过计算自动导出包含有该齿轮渐开线方程、螺旋线方程的uG表达式

EXP文件。UG界面卜|导入这个EXP文件，利用Law curve、Helix curve等功能

可以简便、快速、准确的绘制该齿轮端面渐开线齿廓和螺旋线，将端面齿廓沿螺

旋线进行扫描，即可拉伸出齿槽实体，通过一系列的旋转复制和布尔操作即可得

到齿轮的三维模型。有关uG的表达式文件及相关建模工具的使用参看相关文献

“7。128]。具体的建模过程本文不再细述，下图4一18为使用UGl8／MODELING建立

的中五齿、主五齿的三维实体模型：

主五齿 中五齿

图4—18五档齿轮副三维实体模型

图4—18所示的实体模型造型精确，但是考虑到有限元分析的计算规模不能

过大，并且根据齿轮的实际受力状况，在不影响计算结果的前提下，对齿轮的实

体模型进行了简化，去除了油槽、油孔等对齿根弯曲应力没有影响的细节。根据

相关文献”’，齿轮上距离受载轮齿超过5*Mr的部分对齿根弯曲应力的影响很小，

因此有限元分析只计算受载齿轮及邻近的两个齿，这样可以在保证精度的前提下

有效的提高有限元分析的效率。图4—19为简化后的齿轮实体模型：

图4-19五档齿轮副简化实体模型
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4．3．2变速器5档齿轮副强度分析有限元模型的建立

在uG中建立的齿轮副三维实体模型可以通过Parasolids接口导入ANSYS。在

ANSYS中进行模型的划分网格、旋加边界条件及求解。

一、网格划分单元类型及材料属性的确定

将uG建立的实体模型导入ANSYS后首先要确定分析使用的单元类型，考虑到

渐开线斜齿轮齿面形状复杂，有很多不规则曲面，很难满足映射网格划分法所要

求的拓扑条件，因此采取了自由网格划分，并选用填充能力较强的8节点6面体单

元S01．ID45，以尽量减少有限元模型与几何实体模型之间的几何差异。SOLlD45

实体单元为3一D固体结构单元，由8个节点组成，单元的每一个节点上有X，y，z

三个方向上的平移自由度，此单元可以应用于弹塑性、大变形及火应变分析。

5档齿轮副采用的材料是SCM420，是日本标准JLSG4052中的cr—Mo型齿轮铜、

主要用于制造变速箱和驱动桥齿轮。确定其材料特性为：弹性模量210GPa，泊松

比O．3，密度7858Kg／m3，强度极限为1030MPa，屈服极限785MPa。根据材料的性能，

在ANSYS中材料属性设置项进行了相关的设定。

二、齿轮加载位置的确定

对5档齿轮副分析的单个轮齿而言，其加载线(即齿轮副的啮合接触线)的位

置和长度随齿轮的转动丽不断变化。因而，有限元分析如果要得到齿根最大应力，

需要确定最恶加载线位置。最恶加载线的位置取决于轮齿的啮合位置和接触线上

的载荷分布咖1。而接触线上的载荷分布与齿轮的制造误差、装配误差及受载条

件下的齿轮、轴、轴承、箱体的变形等诸多因素有关，而这些因素在齿轮设计之

初往往是不易确定的。因此，本文将载荷分布简化为沿啮合线均布处理，因此最

恶加载线位置仅取决于齿轮副的啮合位置。

如下图4—20所示的啮合平面上，最为端面基节，厶为端面啮合区长度，厶

为轴向啮合长度，s。为齿顶圆齿厚。要确定啮合位置只需确定s的长度。从图

中可以看出，当s=瓯或者s=只，时分别为最少对齿轮啮合时的上下界点，齿轮

副的接触线总长度为最小值，此时即为齿轮的最恶加载位置，但是当S。很小，

即齿轮的重合度接近整数时，这种方法确定的s值很小，得到的加载线非常短，

并不是实际的最恶加载线，因此对最恶加载时的s取值要加以调整，调整后的公

式如下：

rD D ，r

若&>厶则s=Sa，：&≤厶则s={≯’0‘、?6 (4一1)
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圈4—20齿轮啮合区示意图

确定了S值就可以确定最恶加载线一个端点的位置，根据啮合方程可以算出

晟恶加载线在齿轮端面上的端点肘的半径为：

月。=√s 2+R。2—2SR。Sin(cl。) (4-2)

(4—2)式中冗。为齿顶圆半径，口。为齿顶圆端面压力角。

要确定加载线的另一端点可以通过啮合方程坐标变换得到，但是计算过程繁

琐，并且加载线在uG实体模型中较难获得，因此使用了另一种方法，即根据渐开

线斜齿轮啮合的特点：通过M点的接触线一定位于过肘点的啮合平面上，因此

可以在uG中利用做一个过M点的啮合平面，该平面与齿面的交线即为我们所要

得到的最恶加载线。下文以中五齿为例，介绍获得最恶加载线的过程。

M5ZRl变速器中五齿的基本参数如下；

法面模数M。=2．06：齿数zl=43；法面压力角口。：17．5。

螺旋角∥=28。R；基圆直径d6=94．48；变位系数x。：+O．077

中心距79．32；齿顶圆直径d．=105．172

主五齿的基本参数如下：

法面模数^以=2．06；齿数z，=24；法面压力角口。：17．5。

螺旋角∥=28。L；基圆直径d^=52．733；变位系数x。：+0．52

中心距79．32；齿顶圆直径d．=62．8

首先要计算5档齿轮副的传动重合度：

斜齿轮的重合度包括两部分即端面重合度s。和轴向重合度g。，其计算公式

分别如下1,31]：

端面重合度：

g。2夕：忙】(tga“一tga；)+Z2(tgc#。2一留口；)】 (4—3)

式(3)中口“，d。：为两齿轮的端面齿顶压力角，口j为斜齿轮传动啮合角，其

计算公式为：
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“。，=acos(d0／d。) (4-4)

mvd!：!堡竺!!苎!±型一I-invd， (4—5)
’

Z1+Z2

式(5)中的口，，_。，X：，均可通过已知法面参数换算得出，这里不再列出其计

算公式。

轴向重合度：

￡8=Lb}Pb．=btgflb|Pht t、4-6]

只r=硝。COSOrr／cos卢 (4—7)

上述各项公式以及齿轮的其他基本计算公式都使用UG的表达式编辑器导入

uG表达式文件，这样所有的计算过程可以在uG中自动进行，并且计算得到的数据

在uG建模及绘图过程中可以直接引用，大大提高了计算效率。

通过uG的计算得到中五齿的端面基节只．=6 902，轴向啮合长度

L。=10．0148，而端面齿厚S。=1．637，这样根据式(4—1)可以确定S=只。将其

代入式(2)可以算出中五齿最恶加载线端点M的半径为Ru=49．940。

通过计算得到了中五齿最恶加载线端点肠的半径R。=49，940，根据上文提

到的方法，即通过皿点的接触线一定位于过肘点的啮合平面上，因此可以在uG

中利用做一个过M点的啮合平面，该平面与齿轮齿面的交线即为我们所要得到

的最恶加载线。

首先利用uG的草图(SKETCH)功能在中五齿的端面上建立草图，引用参数表

达式中的数据绘N5档齿轮副两齿轮的基圆1和2，弗且按照齿轮安装中心距布置

两圆，绘制以齿轮轴心为圆心半径为R。，的圆3，然后利用草图的几何约束功能绘

制两基圆的内公切线L1，则公切线L1与圆3的交点即为点M，将公切线L1沿齿轮

轴向拉伸得到过最恶加载线的齿轮啮合面。详见下图4—21

图4—2l最恶加载线所在啮合面的确定

56
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确定了啮合面的位置后，通过uG的实体旋转使端面齿廓曲线通过M点，然

后以啮合面为边界面将齿轮切分(SPLIT)为几部分，将轮齿面与啮合面的交线

析出即可得到该轮齿的最恶加载线，并利用UG的剪切等功能将实体模型简化。

由于此时该加载线还只是空间孤立的一条曲线，与实体模型的体和面没有建立联

系，为了便于在ANSYS中加载，所以需要在UG的Structure模块中利用面划分

(SUBDIVIDE FAcE)选项，以加载线为边界将齿面划分为两部分，这样就获得了

与实体模型建立关系的最恶加载线，见图4—22：

豳4—22实体模型上的最恶加载线

主五齿最恶加载线的确定与上述中五齿加载线的确定方法一致，不再详述。

三、变速器5档齿轮副模型网格划分及加载、约束条件的确定

如上文所述，将确定了最恶加载线位置的齿轮实体模型通过Parasolids接口

导入ANSYS。采用SOLID45单元，自由网格划分来处理，网格密度的控制根据计算

规模的大小及轮齿简化模型的几何尺寸，经过几次试算确定了较为合理的网格密

度。将中五齿划分为15716个节点79849个单元，主五齿划分为15386个节点77868

个单元，其中对受载轮齿的齿面尤其是加载线位景进行了网格的细化，晟终获得

的有限元网格模型见下图4—23：

中五齿有限元网格模型
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主五齿有限元网格模型

图4—23 5档齿轮副的有限元网格模型

将有限元网格模型与齿轮简化实体模型对比，可以看出网格模型与实体模型

基本无差异，并没有复杂实体网格划分时极易出现的“赘余”和“凹陷”，划分

较为精确。划分好有限元模型后，需要进行模型的加载和约束。

有限元分析模型的加载和约束的旋加对于有限元分析的精度有很大的影响。

对有限元网格模型施加约束将安装孔表面以及简化模型两端的剖切面施加固定

约束，约束面上各节点的六个自由度。根据试算的结果及相关的资料“01，在距

离受载轮齿圆周方向>5M，径向>1．5M,的区域施加约束，对齿轮弯曲应力影响

很小。

上文已经确定了受载轮齿最恶加载线的位置，划分有限元网格模型时也将该

加载线离散为若干个节点。在不考虑齿轮制造及安装误差的情况下将轮齿的载荷

简化为沿接触线均布，由于加载线上各点的法向向量各不相同，ANSYS中无法简

单的对实体模型施加均布线载荷，因此将载荷离散后作为各节点力施加在最恶加

载线的各个节点上，在网格密度足够大的情况下其计算结果是一致的。

已知发动机的基本参数及变速器的传动比，计算得到五档时最大输出扭矩为

157．INM。根据5档齿轮的基本参数计算得到此时齿轮的受力情况为：

切向力t=5611．289N；径向力F，=2003．464N：轴向力只=2983．563N。

计算得到5档齿轮副接触线最小长度为￡。=69。／cos(betab)=33．936mm晒1；
中五齿最恶加载线长度为三=1 1．91mm；主五齿最恶加载线长度为L=15．42ram。

由于载荷沿接触线均布，因此受载轮齿最恶加载线载苟为只+￡／上：。；

F，+彰三。。；C·纠L。。，中五齿及主五齿最恶加载位置载荷的具体计算数据不

再列出。

载荷及约束条件施加后，试算中发现由于将加载线上的均布线载荷离散为加

载线上各节点的节点力，在加载线的两端的两个受力节点处出现了较大的应力集



第四章变速器主要零部件的有限元结构强度计算分析

中情况。这是由网格划分和集中力载荷造成的应力集中，并不是轮齿实际的应力

状况，需要在该处旌加耦合约束。施加耦合约束建立一个耦合自由度集，包括一

个主自由度和多个其它自由度，耦合只将主自由度保存在分析的矩阵方程中，而

将耦合集内的其他自由度删除，而计算的主自由度值将分配到裰合集内的所有其

他自由度中去。由于轮齿的网格经过细化，施加耦合约束时，可以将应力集中节

点处很小的区域内的节点进行耦合，对整体有限元分析的结果影响很小，有效的

消除了由于网格划分和节点力载荷施加造成的应力集中。

施加载荷、约束条件及耦合自由度的轮齿有限元模型见下图4—24，图例中

“y指约束，“P指集中力载荷，“t：l”’指耦合自由度约束。图中红色的箭头

即为离散后施加的节点力，齿轮圆周面及两端剖面上浅蓝色的三角即为各面上施

力u的固定约束，加载线上的绿色标志即为各应力集中点上施加的祸合自由度约

束。

主五齿 中五齿

图4--24施加约束及载荷的5档齿轮副有限元模型

4．3．3变速器5档齿轮副结构强度有限元计算结果

加载及约束设定完成后，即可进入ANSYS的求解器进行计算。设定分析的类

型为静态线性过程(LINEAR STATIC)，材料性质为线弹性(LINEAR ELASTIC)。

选取直接解法求解方式，不组装整个矩阵，只是在求解器处理每一个单元时，同

时进行整个矩阵的组装和求解，也称为波前法。使用当前载荷步(Current LS)
‘

开始求解。

计算完成后，在ANSYS的后处理模块中即可导出中五齿、主五齿的应力分布

云图。根据望性材料的强度理论，分别按照第二强度理论(最大拉应变理论)、

第三强度理论(屈雷斯卡判据)和第四强度理论(米塞斯判据)导出各齿轮的弯

曲应力分布云图。

一、中五齿的应力分布云图及强度分析
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米塞斯等效应力 第二强度理论应力

屈雷斯卡等效应力

图4—25中五齿的应力分布云图

根据以上中五齿各应力分布云图可知具体数据如下：

米塞斯等效应力最大值为： 306．96@IPa；

屈雷斯卡等效应力最大值为： 一333．606MPa；

轮齿受拉边最大拉应力值为： 115．184MPa；

齿轮材料为SC～1420H，屈服极限口。=785MPa，取较大安全系数2，则许用应

力为pI=392．5MPa。根据塑性材料推荐使用的米塞斯判据及屈雷斯卡判据，其

等效应力值分别为306。964和333。606,MPa均小于许用应力，并且有较大的宽裕。

输出结果各项数据都小于材料弹性许用极限，且比较充裕，表明齿轮的受力和变

形都属于线弹性范围。

从上图4—25的米塞斯等效应力云图可以看出，中五齿的齿根过渡圆角处的应

力值于235MPa至268MPa之间，并从此位置向轮齿表面及齿槽表面分布其应力值逐

渐减小到约IOOMPa左右，而轮齿表面加载线附近的应力分布有增大的趋势，其值

为167—200,～lPa，轮齿的最大应力出现在轮齿端面加载的加载位置上306，964MPa，

但是仍能满足强度要求。

二、主五齿的应力分布云图及强度分析：
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米塞斯等效应力 第二强度理论应力

屈雷斯卡等效应力

图4～26主五齿的应力分布云图

根据以上主五齿各应力分布云图可知具体数据如下：

米塞斯等效应力最大值为： 283．663MPa：

屈雷斯卡等效应力最大值为： 一360．343MPa；

轮齿受拉边最大拉应力值为： 1 10．320MPa：

齿轮材料为SCM420H，屈服极限盯。=785MPa，取较大安全系数2，则许用应

力为bJ=392．5 MPa。根据塑性材料推荐使用的米塞斯判据及届雷斯卡判据，其

等效应力值分别为283．663和360．343MPa均小于许用应力，并且有较大的宽裕。

输出结果各项数据都小于材料弹性许用极限，且比较充裕，表明齿轮的受力和变

形都属于线弹性范围。

从上图4—26的米塞斯等效应力云图可以看出，主五齿的应力分布形式与中五

齿基本相同。主五齿的齿根过渡圆角处的应力值位于217MPa至248MPa之间，并从

此位置向轮齿表面及齿稽表面分布，其应力值逐渐减小到约93一t24MPa左右，而

轮齿表面加载线附近的应力分布较大，其值为167--200MPa，轮齿的最大应力出现

在轮齿齿面加载线位置上283．633MPa。与中五齿的应力分布相同，轮齿端面上加

载线位置处应力较大，中五齿该处为最大应力点，而主五齿上此处的应力也很大
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约为250MPa。

通过对MZ5R1变速器5档齿轮副齿轮的有限元建模、加载、计算以及对结果

进行的分析表明，该5档齿轮零件具有较高的安全可靠性。

4．4本章小结
本章对M5ZRl变速器主要零部件的结构强度做了详细地分析：

1．利用uG建立了变速器箱体、变速器二轴、变速器5档齿轮副的三维实体

模型，并根据有限元分析的需要对各个实体模型进行了简化，从而在保证分析精

度的前提下提高了分析运算的效率。重点研究了变速器渐开线斜齿轮的建模方

法，提出了利用uG的EXP表达式功能实现斜齿轮参数化建模的方法，有效的提

高了渐开线斜齿轮建模的精度和效率。

2．有限元分析的前处理工作量很大，尤其是对变速器箱体这一类外形结构复

杂、包含大量曲面的实体模型，其模型导入、划分网格等工作需要设计研究人员

投入大量的精力和时间。为了提高前处理工作的效率，本文利用uG内嵌的分析

求解模块GFEMFEA的前置处理功能完成了ANSY的前置建模工作(主要是划分网

格)，并生成批处理作业命令流inp文件导入ANSYS。使用这种方法实现了实体

模型与有限元模型的一致性，在保证分网精度的前提下，极大的提高了变速器有

限元分析前处理工作的效率。

3．根据斜齿轮啮合最恶加载线的定义，对变速器5档齿轮副的最恶加载线进

行了计算，并充分利用uG的功能在齿轮实体模型上建立了相应的最恶加载线。

利用最恶加载线旋加齿轮载荷，较传统的经验估算方法精度高，载荷状况更为接

近齿轮的实际情况，因此提高了齿轮强度有限元分析计算的准确性，具有较高的

工程实践价值。

4．对变速器5档工况下，发动机最大输出扭矩时的变速器箱体、齿轮及二轴

的受力状况和支撑状况进行了分析，并分别在uG和ANSYS中进行了各零部件的

加载和约束。使用ANSYS的求解器对变速器的主要零部件的结构强度进行了分

析，得出了各部件的应力分布云图和变形分布图，根据不同的强度理论进行了校

核，其结果得到了合作企业的认可，精度较高。
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5．1总结

本文针对有限元法在应用于M5ZRl变速器动态特性分析及强度计算时存在

的一些技术问题，利用大型有限元分析软件ANSYS，对该变速器的多个零部件进

行了计算和分析，考察了变速器箱体、二轴及5档齿轮副的强度问题，并结合实

验模态分析技术重点研究了变速器箱体及轴系的结构动态特性。现将本文开展的

主要工作和得到的结论总结如下：

1．利用大型三维建模软件uG建立了变速器主要零部件：箱体、轴系、齿轮

的三维实体模型。重点研究了变速器渐开线斜齿轮的精确建模，利用uG的EXP

表达式功能，实现了渐开线斜齿轮的参数化建模，有效的提高了齿轮建模的精度

和效率。

2．变速器箱体等实体模型外形结构复杂、包含大量曲面，其有限元模型的前

处理工作难度较大，效率不高，本文利用UG内嵌的分析求解模块GFEMFEA的前

置处理功能完成了ANSY的前置建模工作(主要是划分网格)，并生成批处理作

业命令流inp文件导入ANSYS。这种方法的优点是有限元模型与实体模型的一致

性好，弥补了专业有限元程序前置处理能力的不足，并且有效的提高了有限元分

析前处理的工作效率。

3．采用实验模态分析技术结合有限元模态分析的方法对变速器箱体及轴系

的结构动态特性进行了研究，获得了M5ZRI变速器各主要零部件的结构模态参

数，并对零件的各阶模态振型进行了分析。通过比较实验模态分析和有限元分析

得到的结果，对变速器各主要零部件的有限元模型进行了修正，建立了简化得当、

计算速度快、分析精度较高的变速器有限元分析模型。利用这些有限元模型计算

得到变速器结构动态特性的结果与模态实验的结果比较，其误差很小：如变速器

箱体各阶模态，其误差最小值为第11阶0．467％，最大误差也只是第2阶的7．81％，

大多数误差都在2％以下，各阶的振型一致；而二轴的比较结果是一阶误差4．5％，

二阶误差6．55％；中间轴的l阶模态误差1．36％。对MSZRl变速器结构动态特性

的研究结果表明：变速器箱体、各轴的有限元分析模型简化得当，网格划分合理，

边界条件设置正确，精度较高，适用于变速器的结构动态特性分析计算，并为后

续的有限元分析工作奠定了基础。

4．利用有限元方法计算斜齿轮的弯曲强度，较常规的计算方法更符合实际情

况，结果更为可靠，但是齿轮的加载位置难于确定，传统的方法是根据齿轮的几

何参数和齿轮啮合的经验公式进行估算，其精度较差。为减小有限元分析的误差，

本文根据渐开线斜齿轮啮合最恶加载线的定义，对M5ZRl变速器5档齿轮副的最
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恶加载线进行了计算，并充分利用uG的功能在5档齿轮实体模型上建立了精确

的最恶加载线。利用最恶加载线对齿轮施加载荷，更为接近斜齿轮啮合时的实际

受载情况，有效的提高了齿轮有限元强度分析计算的精度。

5．使用ANSYS的求解器对变速器的主要零部件的在5档工况卜_发动机最大

输出扭矩刊的结构强度进行了计算，得出了各部件的应力分布云图和变形分布

图。其结果如下：变速器箱体的最大应力值77．045MPa，安全系数取为2时仍有

较大的强度储备。变速器二轴的最大应力值为97．201MPa，安全系数取为3时仍

有较大的强度储备，最大剪应力也远小于许可剪应力，并且二轴的扭转刚度及弯

曲刚度也均满足要求。变速器5档齿轮副的齿根弯曲应力分别为306．964MPa和

283．6631’J1Pa，安全系数取为2时还有较大的强度储备。变速器零部件的计算结果

经设计方认证，认为具有较高的精度，为下一步研究变速器疲劳阊题打下了很好

的基础。

综上所述，本文对M5ZRl变速器的结构强度及动态特性进行了详尽的分析，

掌握了该变速器主要零部件的强度分布和结构动态特性，建立了具有工程应用意

义的各零部件有限元分析模型，有效的提高了该变速器设计研究工作的精度和效

率。

5．2展望

本文应用实验模态分析技术及有限元分析方法，对MSZRI变速器的结构强度

和动态特性进行了研究，但是由于种种限制，今后还需要在以下几个方面展开更

为深入的研究工作：

1．结合MSC—ADAMS的动力学分析技术，获取变速器实际工作状态下齿轮啮合

周期力的载荷谱，利用A／)AIVIS和ANSYS软件的接口改进变速器箱体、轴系、齿轮

的载荷施加条件，对变速器的结构进行动力学的有限元分析。

2．对变速器齿轮的接触疲劳问题进行研究，利用ANSYS的接触单元，对齿轮

的接触应力进行有限元求解。

3。利用本文建立的有限元分析模型以及结构动态特性的结果，对变速器结构

进行优化设计，以改善变速器的振动特性和强度分布。
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