
中文摘要

摘 要

本文研究讨论了汽车手动变速器的同步换档性能。文章首先对锁环式同步器

的换档过程以及换档操作过程中存在的问题进行了研究，定义并且运用经典的摩

擦学、力学以及热力学理论讨论了八个主要的操作阶段。对文献中描述同步性能

的各个基本现象的模型进行了甄别完善和创新，且将这些模型联系起来，整合到

仿真软件中。将测试数据与仿真结果进行了对比分析，突出了同步器动态特性的

重要性。

然后，对换档过程中的双相冲击现象以及粘滞滑行现象进行了着重研究。双

相冲击是出现在同步换档后期的最大的轴向峰值力，是影响换档感觉的主要现象，

并逐一确定了该现象的影响因素。而粘滞滑行现象主要发生在两个区域：结合套

花键上和同步摩擦锥面上。对粘滞滑行在这两个区域的影响分别进行了讨论，认

为其是内部激振的主要组成部分，对同步阶段结束的时刻具有决定性影响。

文章还进一步提出了在实际应用中提高同步性能的优化设计建议，其中包括

对同步环锥面沟槽数量，花键齿斜面角以及其他方面的设计。最后还创新性地提

出了一种基于轻盈换档的优化的同步器设计思想，并给出了优化设计的结构。为

同步器性能的优化打下了坚实的基础。

关键词：同步器，数值仿真，粘滞滑行，双相冲击，优化设计
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英文摘要

ABSTRACT

This paper deals with the synchromesh behaviour of the manual car gearbox．

Firstly,the gear-changing process，as well as problems of behaviour using the

Borg-Warner type synchroniser is studied and eight main operating phases are defined．

The phases are described using classical tribological，mechanics，and thermodynamics

theories．Mathematical models of phenomena which Can be used for description of the

behaviour are collected or innovative presented．And all this models are interconnected

to describe synchronizer behaviour and included in a numerical simulation software．

Measured data on synchronizer test rig are compared with the results of simulation

software．The importance of the dynamical behaviour of the synchronizer is highlighted

by simulations．

Then，double bump phenomenon and stick-slip phenomenon during gear changing

is emphatic studied．Double bump，key phenomenon for the feel of gear changing is

assumed to be the maximum axial operating force coming from short successive phases

at the end of the gear-changing process．And more works are done to define its effects

factors one by one．Stick-slip is supposed to be present in two contact zones：sleeve

splines and the synchronizer cone．The effects in both zones are discussed．Stick-slip is

seemed as a main component of the internal excitation，and the moment of the end of

the indexing phase is determined by it．

Further，improvements of practical use is premited to suggest according to

discussion of the results，which including the number of grooves，the angle of claws and

some others．And more，an innotive idea and relative optimizing structure for

synchronizer is presented to make the gear-changing flexible．Solid foundation is built

for optimizing synchronizer performance．

Keywords：Synchronizer,Numerical simulation，Stick-slip，Double bump，Optimal

design
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1绪论

1 绪论

1．1课题背景及意义

1．1．1背景介绍

2010年，全世界汽车产量为7800万辆，而我国汽车工业也正经历着飞速的发

展，汽车的保有量不断上升，人们对汽车的认识和性能要求不断提高。且绝大多数汽

车都装有内燃机引擎。

内燃机引擎固然有很多优点，但仍然要注意到引擎的能量只有在固定的几个

转速下才能够被利用。所以汽车传动中通常使用变速箱来适应引擎的转速。我们

都知道，变速器在汽车中起着不可替代的重要作用，变速器是汽车传动系的重要组

成部分，对汽车的影响又包括很多方面，其中对汽车动力性、经济性、操纵的可靠性

与轻便性、传动的平稳性及其效率等都有着直接的影响。变速器有两种：手动和

自动变速器。对于手动变速汽车，司机选择档位挂档，或者由机器挂档。而对于

自动变速箱，根据汽车的行驶特性自动换档，没有司机的介入。

在美国和加拿大，由于油价相对便宜，且通常行驶路况较为平坦，汽车采用

大功率以及转速范围有限的引擎。液压扭矩变换器和行星齿轮传动的自动变速箱

被广泛使用。而在其他国家，手动变速则更为大家青睐。它们由安装在平行轴上

的斜齿轮组成。手动变速箱更轻、更便宜且能保持更高的效率(两对啮合齿轮的

效率大约为98％)。它们很适合应用在中小型汽车上，发动机有更为宽泛的转速范

围。

而近几年，在欧洲，新一代的CVT变速箱被引入到市场中，结构比传统变速

器简单，体积更小，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，它主要靠主、从动轮和传动带来实现速比在理论上的无极变化。主、

从动轮的夹紧力实现电子化控制，传动带用金属带代替传统的橡胶带，其克服了

了CVT系统原有的缺陷，使得传动带性能以及传递功率和扭矩得到一定程度的提

高。但是这需要将液力变矩器集成到CⅥ系统中，在CVT中采用节能泵等新技

术，对电子控制系统的要求较高，且高压泵等先进的辅助驱动设备使得CVT的驱

动和操纵性能低于手动变速箱，市场占有率也还远不如手动或自动变速箱。近期

的仿真表明，DSG 7速自动变速箱的动力学性能甚至要优于CVT，且能够极为充

分的利用发动机的扭矩容量，缩减能量的消耗量。

总而言之，驾驶手自一体变速器具有很多优点。尽管如此，我们必须确保换

档时各档位同步器不超负荷，且同步时间的长短、换档的冲击力大小，也即换挡的

平顺性，直接体现了变速器的性能好与坏。到目前为止，同步器的设计只针对手动
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操作，驾驶员预判并处理各种换档问题。而机器换档则只根据设定好的程序进行。

根据各种不同的条件进行换档是很重要的，而要实现这些，必须详细地讨论和预

知同步器的换档操作特性。

1．1．2课题研究意义

变速器换挡经历了从最原始的两脚离合换挡，到简单的结合套换挡，再到现

在广泛应用的同步器换挡。同步器是汽车机械变速器中的一个重要的关键部件，

它与汽车的换档操纵性能和换档品质密切相关。同步器形式种类繁多，结构比较

复杂，是机械变速器设计中的重要问题。

且在国际市场中，变速箱的制造竞争异常激烈。显然，对同步换档现象掌握

的越好，越能开发生产出更具竞争力的同步器产品。除此之外，对同步器换档操

作进行建模，作为对同步器研究的工具，可以大大减小开发一个新产品或对旧方

案进行改进所需要的实验测试的次数。降低开发的成本，缩短开发的周期。最后，

对这些知识的掌握应用可以提升产品的市场竞争力和市场适应性。

在锁环式同步器中，存在一个关键的零件：同步环。其通常是由青铜制成，

但经常出现问题，这是影响变速器成本的重要元素。而如果在同步环内摩擦锥面

涂上一层钼，操作和换档的舒适性会得到优化。但钼较为昂贵，钼层的制造也不

便宜，且对表面钼层在摩擦阶段的良好性能没有确切的掌握。所以，为了有利的

消除青铜环的问题和制造阶段昂贵的费用，尤其当同步环不能承受力的作用而降

低同步器的寿命(青铜同步环迅速磨损)的时候。使用新的材料，例如烧结环，

有助于提高其耐磨性且降低成本。

同步器是由好几个零件组成的，这些零件在操作时以复杂的方式相互作用。

对其换档特性的研究需要将不同的现象整合进模型中，这些现象包括各种摩擦、

润滑和热传递的状态，以及发生在非常短的时间内发生的各种各样的力学和热学

的变形。另外，每一个操作阶段还必须考虑零件的几何尺寸误差的影响以及它们

之间的相对位置。到目前为止，除了有部分模型讨论了一些易于理解的现象，比

如锥面的摩擦等。还没有出现讨论同步器整个换档操作的模型。

因此，对相关文献提到的基本模型进行甄别完善，提出新的模型以建立整个

换档操作的模型。且对将很多的物理现象包含在一起的换档过程的研究是非常有

意义的。尽管研究较为困难，其中牵涉到很多领域的知识，比如摩擦学、一般力

学和热力学等。但如能对同步器换档性能进行全面的仿真分析，在一定程度上解

释或解决同步器换档过程中出现的爆裂声、磨损、不同步和换档后期较大的峰值

力等各种问题，并形成对同步器研究的有利工具，则定能为新生代产品的开发设

计展开广泛而又深入地讨论。
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1绪论

1．2研究现状分析

同步器自1928年由克莱斯勒公司应用到手动同步变速箱以来，其操作原理已

经广泛应用于各大汽车。在60年代后期，人们利用简单的经验公式，讨论同步运

动以及轴向锁止功能。在80年代早期，同步器相关锥面不同材料对其性能的影响

被深入研究【l圳。并且随着传递功率的不断增加，同步器取得了新的发展，比如双

锥和多锥同步器的出现，但同样只使用简单的力学理论【5‘81。而对同步器换档特性

的研究大多集中在圆锥表面间的摩擦接触以及其实验验证上。近几年，则倾向于

运用系统概念，更多的转到对同步器换档操作的一般研究上。使用Matlab、Simulink

以及Adams等经典仿真软件提出仿真模型【9。111，对同步器总体的力学特性进行仿

真和实验验证，但其水平只停留在对换档过程的总体性的描述上。

相关文献可大致分为以下四类：

①利用简单的力学理论，主要结合实验特性来对新型同步器进行讨论．这些文

献着重于同步器结构及其优点的描述【l厶14】。还有如美国EATON公司提出的自动增

力式同步器，杠杆式同步器的开发【l 5】等等。同步的结果通常是减小换档时所需要

的换档力或者换档时间。

②对角速度同步的讨论。通过引进流体力学以及摩擦学的计算方法，探讨摩

擦锥体表面间不同衬料以及同步环锥面沟槽对角速度同步的影响，对同步环钢基

喷钼性斛16】和沟槽的尺寸设计【l 7。18J有了一定的认识。

③以变速器中的换档机构、己同步部分和未同步部分的动力特性的实验研究

结果为对比，利用仿真软件模型对换档同步性能进行讨论。使用各种模型研究并

且利用不同的工作阶段划分换档过程。对测试数据和仿真结果的比较突出了锥角、

锥角误差、锥面摩擦系数、花键端部斜面角度、锥面数目【8】、和花键齿数【9J等参数

对同步性能的影响。对手动换档机构的动力学研究表明，利用钢丝缆绳[9-10]和棒条

体‘8,19,201连接换档杆和变速箱对换档力有一定影响。甚至还研究了齿侧间隙[21-221对

变速器的扭转动力学的影响。

④从驾驶员的角度出发，进行换档感觉以及换档方法[221的研究。通过对传动

系进行简单的动力学分析，解释诸如噪声以及换档失效等换档问题。认为这些问

题是由于传动系的扭转振动、扭转冲击或者是换档时作用在同步器结合套上力的

变化【20】引起的。但获取这些因素的客观量度值是较为困难的【23】。所有的这些文献

使我们了解到换档问题的多样性并且从驾驶员的角度定义了理想换档情况下的换

档特性。它们尝试尽可能的把驾驶员的换档感知和换档特性数据链接起来【l圳。比

如，引入与同步阶段载荷迭加相一致的时间同步积分法【9刀J。

随着传递功率的增加以及对操作载荷控制的要求不断提高，同步器性能也随

之提高，而这必然随之产生新的必需要解决的技术问题。尽管其在技术原理方面
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被广泛而又长久的了解使用，但对同步器的具体操作换档现象或是换档问题并没

有深入了解，例如，同步环卡滞在啮合齿轮锥面上的现象，Dcrricn认为在换档后

期当同步环受到拨转力时，同步环和啮合齿轮分开，但是没有为此作出解释【24|。

Murata等在他的模型中简单的包括了这个相同的现象【2引。Murata和Dcrricn一样，

都没有对此作出解释，只是认为锥面角与卡滞现象密切相关，且认为卡滞现象是

很有可能发生的。而大多数时候在换档测试中出现在同步阶段以后的较大的峰值

力，认为其很可能是换档冲击噪声的原因，但其峰值不确定，是个随机现象，很

难仿真。还有同步环花键斜面的磨损等现象以及文献[9,19,25，261中提到啮合齿轮的不

同步现象等等，对其产生机理同样没有进行深入的研究。

对换档现象理解掌握不够将很难实现同步器性能的优化。在国内很多企业对

于同步器的研究还处于引进、消化和设计开发的初级阶段，并未形成有自主产权

的同步器产品。而在国际市场中，变速箱的制造竞争却异常激烈。

显然，为开发生产出更具有竞争力的同步器，有必要加深对同步换档现象的

认知，且对同步器换档操作进行详细而又准确的建模，形成对同步器研究的有利

工具，为新生代产品的开发设计展开讨论。

1．3论文研究目的

本文针对同步器换档存在的问题，将对各种换档现象进行详细而又深入的掌

握，对相关文献提到的基本模型进行甄别和完善，且提出新的模型以整合成一个

完整而又详细的总体的同步器换档操作模型。对同步器特性进行数值仿真，并将

仿真结果与测试数据进行对比分析，在一定程度上解释或解决同步器换档过程中

出现的爆裂声、磨损、不同步和换档后期较大的峰值力等各种问题。形成对同步

器研究的有利工具，为新生代产品的开发设计展开讨论，进行同步器的优化设计，

增强同步器的性能，增强同步器产品的市场竞争力，以获得更好的经济效益。

1．4论文创新点

本文的创新性在于：

·引入了对换档过程中物理现象的讨论，比如说对同步环的卡死和变形以及同

步器零部件相对滑动过程中的粘滞滑行现象。

·为描述整个的同步换档操作，对各个基本的模型进行了整合。并开发成软件，

为新生代的同步器产品的开发设计提供了一个有利的工具。

·提出了同步器优化设计的建议和方案。

1．5同步器工作原理及换档过程
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1绪论

1．5．1锁环式同步器

①锁环式同步器结构

如图1．1所示，锁环式同步器的结构特点是同步器的摩擦元件位于啮合齿轮1或8

和同步环(锁环)2或7的锥形斜面上。作为锁止元件是做在锁环2或7的锁止齿

和做在结合套4上的花键齿，且端部均为斜面，称为锁止面。弹性元件是位于同

步轮毂3两侧的压簧圈6．压簧圈将置于同步轮毂上中部呈凸起状的滑块5压向结

合套。在不换档的中间位置，滑块凸起部分嵌入结合套中部的内环槽中，使同步

器用来换档的零件保持在中间空档位置上。滑块两端伸入锁环缺口内，而缺口的

尺寸要比滑块宽一个锁止齿。各零件的具体结构如下：

图1．1b锁止式同步器

1、8一啮合齿轮2、7一同步环3一同步轮毂4一结合套5一滑块6一压簧
Fig．1．1b Borg-Warner type synchronizer

1、8-1帆eel 2、7--Synchro ring 3--Synchro hub 4--Sleeve 5一Key 6一Radial spring
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1)啮合齿轮1：它包括自由转动的大体积的齿轮和啮合锥面，锥角与同步环

相等，为口，但可能有角度上的细微误差(称为配合的锥角误差)。锥面直径较大，

后端加工有与同步环锁止齿几何特性相似的花键齿(啮合齿)，但是比锁止齿更长，

因为这些啮合齿需要传递稳态下的功率，需要具有更好的力学特性。

2)同步环2(如图1．2所示)：它是一个锥环，其内锥表面的锥角为a．在这个

锥面上，加工有破坏油膜且能迅速排出润滑油液的沟槽。这些沟槽可以是径向的，

也可以是周向的(1．2图右边所示为周向沟槽)．在外表面，通常有与滑块数量相等

的均布的缺口，其可以容纳和推动锁止滑块，除了这三个缺口部分，还加工有短

的花键齿(称为锁止齿)，锁止齿斜面间的夹角为2p(也称锁止角为∥)．当零件

达到同步转速后，这些斜面允许结合套滑入时带有微小的转动。

图1．2同步环和内锥面沟槽图

Fig．1．2 Diagram of t synchronous ring and grooves on inner conical surface

3)同步轮毂3：通过内径上的花键与轴连接，外径上也加工有花键，与结合

套连接。同时在同步轮毂的外侧，均匀一致的分布着装载中心锁止定位机构的缺

口(中等功率的齿轮箱通常为三个，相互间隔120。)。

4)结合套4：它是一个管环状的部件，滑动在控制拨叉和同步轮毂之间。内

圈加工有与同步轮毂连接的花键。而在结合套外圈，加工有周向的大沟槽，其用

于放置换档拨叉，整个的换档机构通过轴向操作换档拨叉，然后作用在结合套上。

5)中心锁止定位机构：它的目的在于，在限制的轴向力的范围下，保持空档

时结合套处于两个齿轮之间的同步轮毂的中间位置上。通常有三对，相互呈

120。均匀布置(在大的同步器中，可能会有呈90。间隔均布的四对锁止定位机构)．

为了达到结合套与同步轮毂暂时性的连接，设置了一个锁止障碍，其由弹簧保持

的滑块组成。根据滑块的形状，滑块和同步轮毂可能是点或线的接触方式。它使

用螺旋弹簧或者两根径向压簧。径向压簧易于制造，但很可能会由于弯曲应力损

坏失效。螺旋弹簧易于设置预紧力，但是其长度和几何位置不总是便于控制，各

种中心定位锁止机构如图1．3所示。本文研究的锁止机构，包括径向压簧(如图

6
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1．4所示，红圈部分所示弯折加工能够有效防止弯曲应力损坏失效)和滑块(图1．3

左上角所示)．它的作用是保持结合套在空档位置，当轴向力没有达到给定值时，

阻止结合套与同步轮毂的轴向的相对滑动。

黛⑨
∥：I
豳

图1．3不同类型的锁止机构图

Fig．1．3 Different types of centering mechanism

图1．4径向压簧

Fig．1．4 Radial spring

6)拨叉：其放置在与输入轴或输出轴轴向平行的长的换档杆上，在变速箱内

轴向导引移动。来自变速箱连接系统的轴向力由换档杆传递到换档拨叉，换档杆

上有三个分离的轴向凹槽，其保持锁止机构。换档拨叉相对比较柔韧灵便，且在

拨叉末端和结合套的沟槽之间有轴向间隙。

②锁环式同步器工作原理

换档时，沿轴向作用在结合套上的换档力，推结合套并带动滑块和同步环移

动，直至同步环锥面与啮合齿轮锥面接触为止。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Aco，致使在锥面上作用有摩擦力矩，它使同步环相对

结合套和滑块转过一个角度，并由滑块予以定位。接下来，结合套的齿端与同步

环齿端的锁止面接触，使结合套的移动受阻，同步器处于锁止状态。

然后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。啮合齿轮与同步环的角速度逐渐接近，在

角速度相等的瞬间，同步过程结束。

之后，摩擦力矩随之消失，而拨环力矩使同步环回位，两锁止面分开，同步

器解除锁止状态，结合套上的花键齿在换档力的作用下通过同步环去拨转啮合齿

轮的啮合齿，最后与啮合齿轮啮合。

具体的换档过程参照下节。

1．5．2换档过程及相关问题

研究同步器特性需要对换档过程有详细的了解。同步器零件相对位置以及同

步角速度和轴向力的变化等特征点的不同，使得各个连续阶段很难区分。同步过

程划分阶段的数目，取决于研究的范围和模型形式。本文讨论从换档杆处于空档
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位置到结合套与啮合齿啮合完毕的换档过程，并将其分为八个工作阶段，如图1．5

所示。

角速度 轴向力轴向位移
)mJ

。 2 -) 4 5∈}7 8 lI

L J_ L

p’一
～●5

￡

：结合套
。角速度

N ＼ ＼，
＼ f

轴向力
、—-、—一，

． ．|． ．1． ．1。 ．I． ．I． ．
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■一15
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-100 ■．-20

时阔【s】
图1．5换档过程的各个阶段

Fig．1．5 Definition of working phases during the gear-changing process

为了图解说明换档过程零部件的位置情况，文章只画出同步器结合套，同步

环以及啮合齿轮的花键齿，如图1．6所示。左图给出了结合套的内部视图，而实际

情况下，结合套花键齿应倒置过来与其他零部件花键齿啮合。

鑫嚣蓄结合?步翘g一部视图 结合套 ’弋一。＼—J

日2确g一
兰嘞g一二——————．-r。-——√／ ●～一·一⋯-I一

图1．6各主要零件的花键齿的表示

Fig．1．6 Presentation of the main parts of splines

①第一个自由移动阶段

自由移动阶段表示结合套向前做轴向移动时几乎没有受到阻力(如图1．7所
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示)，在这个阶段，结合套取代锁止机构推动同步环向啮合齿轮锥面移动。结合套

轴向速度比较大，而需要的轴向力比较小。

．qg一
三二翘g一一七·一·一卜＼ I

三二翘g一
图1．7a自由滑动起始时

Fie．1．7a Be2innine offree fljmat

．qg一

图1．7b自由滑动结束时

Fig．1．7b End of free flight

②同步起始阶段

在这一阶段，要求控制同步器结合套，使其具有一个不变的轴向速度(如图

1．8所示)。

F

t

图1．8轴向速度和轴向力的控制法则

Fig．1．32 Laws ofaxial velocity and axial force

作用到结合套的轴向推力增加，结合套向前运动消除操作间隙(如图1．9所

示)。作用力从结合套传递到锁止滑块，然后再到同步环端面。弹簧确保滑块的平

衡。当传递的力增加到一定程度时，锁止定位机构失去平衡，滑块被径向压下到

同步轮毂槽中，结合套向前滑动，然后结合套花键与同步环花键相接触。轴向力

直接从结合套传递到同步环，当同步环靠近啮合齿轮锥面时，不断挤压两锥面之

间的封闭油液。随着两锥面法向距离的减小，油膜压力不断增加。这就需要轴向

力飞速增加以达到换档要求。为了破环流体动力油膜，减小轴向力的增加，在同

步环内锥面加工有油槽。该油槽能够破坏油膜并且移除液压油。使得施加的轴向

9
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力相对减小。结合套花键端斜面与同步环锁止齿斜面接触。

图1．9a同步起始阶段初始位置

Fig．1．9a Beginning of the start of synchronization

图1．9b同步起始阶段结束位置

Fig．1．9b End of the start of synchronization

这一阶段大约持续0．05s，随着操作的距离以及结合套的速度而改变。

③同步阶段

结合套的轴向移动停止，轴向速度为零。轴向力增加然后保持在较高水平不

变(如图1．10和图1．11所示)。当大多数油液被排出后，由于角速度的变化和轴

向力的影响，在锥面发生混合摩擦。混合摩擦减小结合套与啮合齿轮的机械动力

学能量，且使得这两者之间的角速度差逐渐减小至零。与此同时，结合套花键端

斜面与同步环锁止齿斜面形成锁止，同步环的受力平衡如图1．12所示。

当角速度差存在时，作用在花键斜面的轴向和切向力的平衡使得同步过程连

续而不间断。这个阶段持续的时间大约是整个换档时间的一半。

图1．10a同步开始时刻

Fig．1．10a Beginning of the synchronization

．qg一

图1．10b同步结束时刻

Fig．1．10b Endof t．he synchronization

当选择锁止角的时候，必须考虑变速箱换档功率损失的影响。在升档的过程

中，这个影响应该要与摩擦力矩M。总括起来，而降档时应该减去。附加的动能转

化为热量，这些热量被同步环和啮合齿轮吸收。使得接触的锥面问的温度上升，

10
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而这影响了留在锥面间的油液的粘性。热量的吸收导致同步环的膨胀，所以平均

直径增加【1 71。考虑到啮合齿轮相对较大的热容，忽略啮合齿轮的温升。同时，同

步环的刚度很小，以至于在轴向力的作用下发生变形，以补偿纠正锥面间较小的

锥角误差【28】。

V

F

t

图1．11轴向速度和轴向力的控制法则

Fig．1．1 l Laws of axial velocity and axial force

同步环剖面视图

同步环俯

▲Y

ib x

，，，，、、n
， 、

图1．12同步环的平衡图

Fig．1．12 Definition ofthebalance ofsynchronizerring

当啮合齿轮和同步环的角速度相等时，这个阶段结束。在同步阶段，控制命

令对作用在结合套上的轴向力和轴向速度作出变化，如图1．11所示。

由于同步阶段开始时，轴向力和力矩发生变化，在结合套与同步轮毂的花键

上有一个短暂的粘滞滑行现象，产生一个小的轴向力的振动。由于同步过程中，
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锥面间的滑动速度持续变化，而轴向力的控制也出现变化，也会出现粘滞滑行‘291。

在啮合齿轮的同步过程中，粘滞滑行振动的幅值与滑动速度成比例。这些振动与

同步角速度的变化叠加起来，如图1．13所示。对己同步部分形成激振。

t

图1．13a原始的轴向速度

Fig．1．13a Origml axial velocity

t

图1．13b受干扰的轴向速度

Fig．1．1 3b Disturbed axial velocity

己同步部分具有～个或多个扭转自由度。在这种激振下，会产生动态响应，

表现为扭转振动，在啮合齿轮的锥表面上可以看见。净转矩可以传递到同步环上，

因为同步环与结合套通过锁止齿连接到一起，该影响会以结合套轴向振动的形式

呈现出来。由于施加在结合套上的轴向力也受到影响，我们必须将上面提到的两

个力组合起来：以确定摩擦和最后的扭转系统的响应(如图1．14所示)。

N蛳
图1．14轴向力的组成部分

Fig．1．14 Components of the axial force

从换档手柄到结合套，力的作用方式可以看成两个自由度的纵向振动模型(如

图1．15所示)[19,30]。结合套的振动可以被换档杆吸收或放大，这取决于系统的弹

性和阻尼。

S2 S1

虬 k1

图1．15换档机构的动力学模型

Fig．1．15 Dynamic model of the change mechanism

在锁止齿上(锁止时)，扭转振动会带来不利的影响。事实上，在达到同步前，

12
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在锁止齿接触斜面上会对结合套产生反作用力，形成锁止。假如阻力开始变化，

会破坏锁止的平衡。所以，结合套能够相对同步环轴向扰动(如图1．16所示)。假

如这个过程太快，在达到同步前，结合套能越出锁止。在这种情况下，换档将会

产生爆裂声(或者脆裂的声音)，引起大的轴向力的峰值和锁止齿的强烈的磨损。

三[二匹门暑一三一
这个阶段持续的时间大约为0．4s．换档的时间取决于同步惯量～初始的角速度

差以及轴向力的大小。

④同步环拨转阶段

结合套转动同步环继续向前移动时称为同步环的拨动阶段(如图1．17所示)。

当达到同步角速度时，这一阶段开始。但是这个平衡立刻被打破，因为同步环的

转动，一定会导致转速的变化。研究文献[8,19,25，261谈到了啮合齿轮的不同步现象。

它由传动链的扭转振动，或者力矩损失引起【8，251。

．qg一

图1．17a拨转起始时

Fig．1．17a Beginning of taming

图1．17b拨转结束时

Fig．1．17b End ofturning

在拨动同步环阶段开始时，施加的轴向力根据同步控制法则减小。轴向力的

减小以及锥面间的角速度差的消失，导致锥面的摩擦发热停止。而同步环和啮合

齿轮的热容量是不一样的(啮合齿轮的热容量要大的多)，同步环上的热量会快速

的传递到啮合齿轮上。然后，同步环卡在啮合齿轮锥面上(在膨胀变形后的位置

上)[17】，且残余压力较大。因此，对同步环的拨转将连同啮合齿轮一起，转而影

响整个的未同步部分的惯量。Derrien认为当同步环受到拨转力时，同步环和啮合
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齿轮分开【241，但是没有为此作出解释。Murata等在他的模型中简单的包括了这个

相同的现象【8】。Murata et a1．和Derrien一样，都没有对此作出解释，只是认为锥面

角与卡死现象密切相关，且认为卡死现象是很有可能发生的。事实上，在同步阶

段【31】的录像中，可以看见同步环与啮合齿轮的分离现象，以及角速度差(大约为

20．40rpm)，这支持了先前的解释。

解除锁止后，结合套继续以不变的角加速度轴向移动，以尽快的达到所期望

的轴向速度。这里提到的角加速度来自结合套的平衡等式：

瓦曩号譬掣+M妇=oR‰ (1．1)

，2十tallP

图1．18表示同步环拨转阶段力的平衡。轴向力C。推动结合套使得其花键齿端

斜面压在同步环锁止齿斜面上。斜面法向阻力Ⅳ有两个分力，与轴向力垂直的分

力：切向力F。拨转同步环和啮合齿轮，使得同步环和啮合齿轮具有切向加速度占。．

而这个角加速度下，同步环与啮合齿轮的切向速度为％．

a卜 F

图1．18同步环拨转阶段力的平衡

Fig．1．1 8 Balance of force in the process of turning the ring

而如图1．19所示，假如轴向力迅速下降，换档的时间将会大幅度增加。反之，

因为轴向速度的变化和力矩的损失，在结合套花键上产生轴向的粘滞滑移而带来

振动，假如轴向力保持不变，将不能产生振动的阻尼。所以，为了保证结合套的

加速度和啮合齿轮以及与啮合齿轮相连接的零部件的转动，轴向力的减小速度应

该慎重选择。

当结合套花键端斜面后边缘与同步环锁止齿斜面分离时，该阶段结束。这一

阶段持续的时间大约为0．075s．
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⑤自由滑动阶段

F

t

图1．19轴向速度和轴向力的控制法则

Fig．1．19 Laws of axial velocity and axial force

图1．20a自由滑动起始时

Fig．1．20a Beginning of free flight

图1．20b自由滑动过程

Fig．1．20b Process of free flight

在这一阶段中，结合套穿过同步环的锁止齿(如图1．20所示)。当结合套花键

齿端斜面离开同步环锁止齿斜面，即结合套花键齿端斜面后边缘与同步环锁止齿

斜面的后边缘脱离接触时，发生自由滑动阶段。在这一阶段中，轴向速度取决于

上一个阶段的轴向加速度，可能保持不变，也可能在该阶段开始时加速，而后稳

定下来(如图1．21所示)。

F

t

图1．21轴向速度和轴向力的控制法则

Fig．1．2 1 Laws of axial velocity and axial force
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该阶段轴向力必须克服力矩损失产生的阻力。这使得花键上产生切向力，这

个切向力将会使得轴向花键两侧产生摩擦。这里，如果条件合适的话，粘滞滑行

现象可能会发生。所以如图1．22所示，该阶段结合套的平衡方程为：

兄：五．—Ml—oss (1．2)

眨

图1．22自由滑行阶段的力的平衡

Fig．1．22 Balance of force in the free flight

在这一阶段快结束时，啮合齿斜面在理论上可以与结合套花键齿端斜面接触，

如图1．23所示。斜面间的法向距离非常小，只有h=10．4m[24】．

图1．23自由滑行结束时

Fig．1．23 Endof free flight

由于在这一阶段同步环与啮合齿轮之间的唯一作用力是摩擦力，厮锁止齿和

啮合齿之间的相对位置与同步阶段末期相同，是完全随机的。所以，花键穿过锁

止齿并于啮合齿轮接触是在一个不确定的位置。考虑使用一个影响因子f，其由接

触的位置和节距P确定。结合套可能与与啮合齿前斜面或后斜面接触，而这取决

于参数f，轴向滑动速度，角速度差和花键齿的厚度。

这个阶段持续的时间大约为0．025s．

⑥双相冲击力爬升阶段

16
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图1．24a双相冲击开始时

Fig．1．24a Beginning of double hump

图1．24b双相冲击结束时

Fig．1．24b End of double hump

当结合套花键齿端斜面与齿轮啮合齿斜面相遇时，发生双相冲击(如图1．24

所示)。这时控制命令需要保持不变的轴向速度(如图1．25所示)。在双相冲击爬

升的阶段的初始时刻，结合套与啮合齿轮相距非常近，只有h=10。4m．结合套与啮

合齿轮斜面间形成油膜，所以轴向力迅速增加，因为其必须克服油膜层的弹性和

阻尼。油膜层的刚度是106N／mt241．

V

F

t

图25轴向速度和轴向力的控制法则

Fig．1．25 Laws of axial velocity and axial force

当斜面之间的距离减小到h=10。5m时，认为接触的刚度是结合套花键齿与齿

轮啮合齿之间直接冲击楔入的刚度。结合套开始推转与啮合齿轮粘滞在一起的同

步环。这儿牵涉到斜面粗糙度部分的压碎，斜面刚度将提升到3x106 N-IlllTI‘1的水

平。假如同步环与啮合齿轮没有分离，齿轮的啮合是不可能的。所以必须要推进

结合套，使得结合套拨转同步环直到同步环与啮合齿轮锥面分离。当斜面间的法

向力N的切向分力大于由于卡滞而产生的静摩擦力时，同步环发生松动。而只有

换档的轴向力增加到切向分力大于阻力时，结合套才能继续向前移动，这个轴向

力的增加称为双相冲击的爬升。静摩擦力的计算可以根据同步环发生的变形计算

出来，而变形的大小取决于同步环的发热变形以及同步环与啮合齿轮的锥角误差。
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图1．26双相冲击爬升阶段的力的平衡

Fig．1．26 Balance of force in the phase of the rise of double bump

根据图1．26到图1．28，可以写出作用结合套上的力的平衡方程：

L=N-sinfl+f3·N·cosp-N2 sin,c+f2·N2·COSK" (1．3)

F毅．

Flea

a)x>p2 哟x‘爷2

图1．27双相冲击爬升阶段的力的矢量分析图

Fig．1．27 Vector triangle of forces in the phase of the rise of double bump

K

图1．28结合套上的锁止角卢和防松角K

Fig．1．28Angles∥andxonthe sleeve

这里，轴向力只，是作用在结合套上的外部力，而来自斜面间的法向力Ⅳ的切

向分力疋使得卡在啮合齿轮锥面的同步环松动，转动同步环。而一旦同步环发生

转动，锥面间的摩擦系数由静摩擦系数值降低到动摩擦系数值。作用在同步环上

的轴向力E，抽的方向和大小受防松角K和摩擦角p，影响。假如K>岛，轴向力

C。怖与结合套轴向移动方向相反。它使得作用在结合套上的轴向力减小，有利于

促进分离。假如K<依(如图1．27所示)，只。抽指向啮合齿轮锥面，它使得施加

在结合套的轴向力增加，阻碍分离。

轴向力的爬升导致切向力的爬升，这使得结合套与同步轮毂花键的两侧再次

出现轴向的粘滞滑行，作用在同步器的扭转系统部分的阶跃激励增加。在锁止齿

表面出现动态响应。这个响应将会传到结合套，并且再一次激振，使得换档机构
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出现振动。所以，新的作用在结合套的轴向力将包括两个部分：弹性阻力和动态

响应力。

这个阶段持续的时间大约为0．002S．

⑦啮合齿轮拨转阶段

在这一阶段，结合套拨转啮合齿轮，该阶段从同步环与啮合齿轮锥面分离后

斜面间初始的随机的接触开始，到结合套与啮合齿轮斜面间的后边缘刚脱离接触

时结束(如图1．29所示)。由于锁止斜面轴向突出比较短，所以这个阶段所持续的

时间也比较短，这还取决于结合套的轴向速度。

图1．29a转动啮合齿轮开始时

Fig．1．29a Beginning of turning the wheel

图1．29b转动啮合齿轮结束时

Fig．1．29b End of tuming the wheel

在这一阶段中，控制法则采用一个不变的轴向速度(如图1．30所示)，对轴向

力的控制与对同步环的拨动阶段的轴向力的控制一样。轴向力的减小的斜率采用

同步环拨转阶段给定的斜率值。

F

t

图1．30轴向速度和轴向力的控制法则
Fig．1．30 Laws of axial velocity and axial force

由于拨动，同步角速度不再同步，产生了新的角速度差【19】。这个角速度差取

决于斜面接触的位置以及换档的方向(升档或者降档)。在这一阶段结束时，将会

19
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达到最后的同步角速度。

如图1．31所示，结合套的平衡方程：

F。x"r2‘杀等+‰嘶靠 ㈦4，

图1．31转动啮合齿轮阶段力的平衡

Fig．1．3 1 Balance of force in the phase of turning the wheel

在拨动啮合齿轮时，轴向力和切向力出现回落的情况，这是由于拨转的阶跃

振动引起的。系统的振动的动态响应会对换档机构形成激振。再者，动力学响应

可能形成较强的切向振动，以至于斜面之间可能脱离接触。在这种情况下，由于

控制法则使得结合套保持不变的轴向速度，只要一产生空隙，结合套就向前移动。

而由于切向力迅速减小，花键间的轴向的粘滞滑移作用不太明显，强度较小。

由于初始的拨动力非常大，必须要对轴向力的下降进行关注，不能太剧烈。

事实上，斜面是在随机位置接触的，有时是在斜面前侧，有时是在斜面后侧。所

以，计算斜率时，考虑最坏的情况是比较好的。此时结合套花键端斜面与啮合齿

轮锁止齿斜面在前边缘接触(如图1．32所示)。这样可以为强烈的轴向力控制施加

足够大的下降斜率。

F F

二毛卜Vto： l___r。---—‘-——---’ l

< l上。
a)斜面接触不利的情况 b)斜面接触有利的情况

图1．32斜面接触情况和相应力的斜率

Fig．1．32 Contact chamfers and slopes of force involved

这一阶段大约持续0．025s．取决于结合套花键齿端斜面与齿轮啮合齿斜面接触

的位置，且随着这个位置的变化，阶段持续的时间也会有较大的变化。

20
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⑧最后的自由滑行阶段

这一阶段起始于齿轮啮合齿斜面与结合套花键齿端斜面后缘想接触(如图1．33

所示)。结合套以不变的轴向速度在啮合齿轮花键齿间移动(如图1．34所示)。最

后，其与啮合齿轮侧面碰撞。而这个阶段结束之后，同步器就准备传递能量了。

为了防止负载下花键齿啮合松动，在结合套花键端部两侧(和齿轮花键啮合齿上)

加工有防松角r，所以，需要一个较大的力才能使其分开。

⋯q<=
■⋯j⋯-＼-／一一

⋯<-．一|<⋯一
一 、

tj 一 ／

图1．33a最后的自由滑动开始时

Fig．1．33a Beginning of the final free flight

V

图1．33b最后的自由滑动结束时

Fig．1．33b End of the final free flight

F

t

图1．34轴向速度和轴向力的控制法则

Fig．1．34 Laws of axial velocity and axial force

图1．35最后的自由滑动阶段力的平衡

Fig．1．35 Balance offorce in the phase ofthe final：flee flight

这一阶段轴向力是比较小的。必须克服由于摩擦而引起的力矩损失(如图1．35

所示)。条件合适的话，在花键齿的侧面将会出现粘滞摩擦。结合套的平衡等式如

2l
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F：
l，

兄=六竺k (1．5)

乞

这一阶段所持续的时间取决于滑行的距离以及结合套的轴向速度。一般，自

由滑行阶段的时间大约为0．025s．

⑨同步器换档操作描述的结论

同步器使换档变得容易，且能减小啮合齿的冲击和磨损，消除结合套与啮合

齿轮的转速差。而文献中基于对操作阶段的观察反馈清楚的表明，换档最后时刻

转速差并没有完全消失。事实上，达到同步时，在最后的扰动之前，同步的转速

已经被破环了两次。这都将引起振动的发生，使得轴向力以及角速度的控制变得

很难，而且这直接影响换档的舒适性。

这一切取决于对作用在结合套上的轴向力和施加给结合套的轴向速度的控

制，控制的法则将在第三章给出。

1．6论文研究内容

本文通过对国内外汽车变速器同步器换档发展现状的系统研究，以锁环式单

锥同步器为研究对象，以对文献，连同测试平台中的测试曲线和同步器自身零部

件的深入研究为出发点，对同步换档操作做出完整而又充分的了解。探讨了锁环

式同步器的换档过程及其存在的同步换档问题，合理的定义并且运用经典的摩擦

学、力学以及热力学理论讨论了八个主要的操作阶段。

然后通过对各种换档现象的深入分析，建立同步过程各阶段的运动学、动力

学分析模型，同步耗散、发热模型，换档质量感知以及粘性滑动等基本的子模型。

形成包含各同步现象的完整而又详细的同步换档模型。且将各个子模型按照换档

阶段的时间顺序整合进仿真软件中，对同步器换档性能进行全面的仿真分析，并

将测试数据与仿真结果进行对比验证。

并紧接着对换档过程中的双相冲击现象以及粘滞滑行现象进行着重研究。解

释这两个现象产生的机理，讨论各相关因素对双相冲击的影响以及粘滞滑行对内

部激振和同步结束时刻的锁止性的影响。

进一步提出在实际应用中提高同步性能的优化设计建议，其中包括对同步环

锥面沟槽数量，花键齿斜面角以及其他方面的设计。最后还创新性的提出一种基

于轻盈换档的优化的同步器设计思想，并给出优化设计的结构。为新生代产品的

开发设计展开广泛而又深入地讨论。
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2换档操作模型

2．1引言

长久以来，工程师都在尝试着用模型来描述同步器的换档操作过程，但这些

模型的完整度以及精确度往往因为对操作现象的理解水平，对同步器特性的仿真

和量化以及计算能力等而大打折扣。本章将对已有的同步换挡模型进行讨论，且

为下一章的仿真分析作出进一步的完善和创新。

首先，建立了不同的换档技术和驾驶满意度之间的关系特性的实证模型，又

利用一个简单的模型讨论了基于不同变速箱特点的同步换档时间。这些模型虽然

简单但是非常重要。

然后，考虑同步环与啮合齿轮圆锥表面之间的摩擦，为该摩擦现象提出了一

个非常详细的模型。该模型考虑了零件间接触的时间和相对速度、接触表面的条

件、沟槽的情况和摩擦的类型，给出了摩擦系数和扭矩。认为锥面间摩擦的类型

从开始时的粘滞摩擦，由混合摩擦过度到最后的固体摩擦。

摩擦系数

+一摩擦系数变化的方闷·一摩擦系数变化的方向
图2．1混合摩擦阶段摩擦系数的变化【17】

Fig．2．1 Variation of the coe伍cient of friction during the mixed phase¨叫

r111

在粘滞摩擦阶段，使用传统的流体方程计算接触锥面间的压力场，对其进行

积分得到扭矩。而在混合摩擦阶段，假设摩擦系数与相对速度有线性关系(如图

2．1所示)。摩擦系数的初始值来自粘滞摩擦系数，而终值来自于固体摩擦系数，

而为了画出该线性关系，还需要选定该阶段的时间。固体摩擦系数与相对速度的

关系如图2．2所示，在固体摩擦阶段，运用经典的库伦摩擦定律计算锥面间摩擦力。

除了这些方法外，还提出了粘滞摩擦阶段和固体摩擦阶段的完善模型，对于

粘滞摩擦模型，进一步结合了压强的变化对粘度变化的影响。而对于混合摩擦模

型，考虑了固体摩擦阶段零部件的温升对粘度变化的影响。
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图2．2根据固体摩擦系数和相对速度的同步时间查找图【17】
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Ⅳ‘。

在同步摩擦之后，还讨论了结合套拨转同步环的模型，和接下来的自由滑动

模型。最后，提出了双相冲击峰值力的计算模型，以及最后的结合套与齿轮的啮

合模型。

2．2换档质量感知模型

在文献中，Sykes运用经验公式，提出了直接连接力学特性的由司机感知的换

档质量的模型‘51。换档质量分成从l到10的十个等级，等级1标志着换档质量最

差，而等级10表示最好。经验公式如下：

升档时

Q：10一坐 (2．1)
lO

降档时

O--10一学 (2．2)

式中 Q——换档质量；

G——啮合档位：1、2、3、4或者5；

，——冲量：I=I础=聊．v．
引入扭矩容量公式：

‘

c：_M：掣 (2．3)
F。 I‘qc‘ime^h

式中 ％——升档或降档时等效到啮合齿轮的同步惯量；
△∞——被同步两端的转速差；

，——冲量：
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叩，——锥面啮合的效率；

‘枷——连杆机构的传动比。

计算的过程如下：首先选择表明换档质量的等级数字，然后使用换档质量公

式计算出相应的冲量。知道冲量和变速箱的结构特点之后，再算出扭矩容量。扭

矩容量在数值上与同步器所需要的摩擦圆锥面的圆锥半径相等，这意味着可以进

行同步器圆锥半径的设计。

2．3同步时间和锁止角计算模型

根据基本的力学公式，提出了同步时间和锁止角的计算模型。由于降档时作

用在同步器上的负载较大，所以选择n+1档到n档的降档过程进行研究。飞轮以及

输入轴上的零部件的动能：
n ／， n 、

2·E=包·《+∑B·砰=《·I Oe+∑够·jiz I=眈，删·《 (2．4)
i=1 ＼ i=1 ／

式中 ％——等效到输入轴的同步转动惯量；
眈——输入轴的转速；

摩擦力矩不变的情况下，同步所需要的功率为：

P=一M·q (2．5)

仃／-f

由于P=粤，故有：

堡dt=缸删叼屯=划·哝出
‘” 。 。 。

摩擦力矩可以表达为：

M=一Oe．耐．COg．eOe=一Oe．倒．_1．eo
％ l”

由于M是常数，故吐对时间求导也是常数。所以可以认为：

时，纰=q．代入式(2．7)得到：

(2．6)

(2．7)

t=to时，coe=coo；t=‘

M一‰‘扣一‰，专粤at一‰‘÷，锗toz^ z^ z^ L‘l— J

即 肚‰÷掣
输入轴的速度取决与车速，表达如下：

％：士；q=—，L
lo’In+l‘厂lo。ZH。，．

替换式(2．8)有：

一眈，删 1 f M％1M=竺⋯I l一卫I

(2．8)

(2．9)
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假设车速的变化可以忽略，则V≈vo=V1：

M=兰·寿·({!_三In+1]-面Oe．red q({：_i1Atio At ]‘。 ‘，．L‘
’

／ 屯‘
6

L‘ ‘+，／

最后得出所需要的同步力矩：

M=鲁叼}It,士]=旦．纯．J二一二J
LJ‘

、一 ‘一'，

扭转力矩由离合器锥面传递，所以圆锥表面的摩擦力矩为：

Mc=石·兄·1

知道作用在换档拨叉上的轴向力，且假设同步力矩和摩擦力矩相等，

步的时间：

缸：盟．f土一上1
石·乓·‘L‘0，／

岛
—Ⅵ，、^，。、。7

一V。．，一．一

1_’谑、|≯一
r lK

图2．3同步锁止时同步环上的各个作用力
Fig．2．3 Forces on the ring during the phase Ban

(2．10)

(2．11)

可以算出同

(2．12)

现在假定在锁止时，摩擦力矩和锁止力矩相等(如图2．3所示)，摩擦力矩M．

作用在圆锥表面(图2．3上部分)，锁止力矩M，作用在锁止齿斜面上(图2．3下部

分)。文献对锁止齿的锁止角有一个限制值【32】。法向力沿着X和】，方向有：

Ⅳ1，：皇 (2．13)

Ⅳ2，=民警等 (2．14)

假设作用在同步环上的力矩平衡：

Ml=M2

石·Ⅳl，·I"1=Ⅳ2。·rz

石．皇铲兄．
S1n口

1一五·tanfl

五十tanfl

(2．15)

(2．16)

(2．17)

L凸L
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锁止时不能出现M。>M：的情况，由该锁止条件可以得到锁止角的范围：

1一且厶
tan／了>]siTna-irE (2·18)

sin口·只
． ’J

在这个模型中，认为整个锁止阶段摩擦系数石不变，这是对提出的模型的一

个近似处理。下一节提出的更详细的第二个模型将会更接近真实情况。

2．4同步过程模型

模型是基于文献【34。361以及文献【17,371所做的工作得到的。该模型给出了同步器

摩擦锥面的非常详细的摩擦行为。根据所提出的摩擦类型：粘滞摩擦、混合摩擦

和干摩擦(固体摩擦)，将同步摩擦过程分为三个阶段。在粘滞摩擦阶段，首先对

光滑锥面作出了描述[17,34】。然后讨论了由于同步环锥面间周向或径向的沟槽‘351的

出现对粘度的影响。最后，讨论了混合摩擦阶段和干摩擦阶段【361。

为了对模型初始化，必须得到轴向速度和位移。这可以进行如下的计算：给

定一个不变的轴向力F作用在变速杆上，则在拨叉上的作用力为：

‘2=F·l’mech·叩。础 (2．19)

式中 fm幽——连杆的传动比；

‰幽——传动效率。

结合套的加速度为：

ac：—F．2-—F，-：c。，z (2．20)

m。

锥面间的初始距离‰大约为2ram．

2．4．1粘滞摩擦阶段的计算

在粘滞摩擦阶段开始时，锥面间的距离鬼假定为lmm．

锥面间的距离减小到JlzI所需要的时间为：

(2．21)

粘滞摩擦阶段开始时的轴向速度为：

Vo=口c·tI (2．22)

而粘滞摩擦阶段开始时啮合齿轮的转速是‰。，而结合套和同步环的转速相等：

COc=cob
(2．23)

粘滞摩擦阶段结束时，锥面间的距离为：

‰=人·√《l+《2 (2．24)

式中 兄，——锥面的粗糙度．-一．

27
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人——润滑理论中的常数人≈5．

图2．4锥面模型【17】

Fig．2．4 Model ofthe conical surfaces[17】

昙(了p．h3·卦夏O F(p'h3·待舐L∥ 舐／J瑟L∥ 包／

=6吵(旷“：j瓦Oh+6-p'(w1一w。，"O瑟h-+6办丢(户·u+u2))
+6．^‘杀(p‘(Ⅵ+w2))+12秒(吃一M)+12办詈

锥面间油液流动的速度为：

”=”(旷“-)鲁+互l“o叙p(、y一矗)y

w=Ⅵ+(w2一w)尝+土2“O瑟pt、y一无)y
从这，可得出切向力：

～=V考=(旷“，)鲁+挈(YOx一割2％2Vi一2I“2一“l J‘}+≤‘-l 一：l。

卯 ，z ＼ ／

铲ta娑=(心一Ⅵ)鲁+老(YOV 一割2f纠2 _2 1w2一wl J々+{。l 一=l。

‘甩02＼ ／

具体推到参见文献[1 7]．对以上求解可以得到如下的等式：

轴向力：

k瑙～佃2％饼
根据油液的厚度，得到扭矩：

M(咏，五)=4掣vo露％鲁[·一生COc]
28
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(2．27)

(2．28)

(2．29)

(2．30)

(2．31)

(2．32)
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同样，在根据油液的厚度，可以得到摩擦系数：

厂=盟4％sina隙k,h)·卅=盏(等)2(1-砸2 ㈦33，

注意到以上得到兄、M和／的等式都是在光滑锥面上得到的。

①周向沟槽的情况(如图2．5所示)

图2．5周向沟槽锥面模型【17】

Fig．2．5 The COne model with circumferential grooves【l
7]

这里给出l司步环追面上加工有周向沟槽的情况下的模型。这些沟槽能够阻止

锥面间油膜的形成并且迅速排出油液。

对此，作出如下假设：

·沟槽的深度名远大于油液厚度：民》h；

·径向沟槽与周向沟槽相连接；

·径向沟槽沿圆周对称分布；

·同步环做纯轴向移动。

假如有，z一1条沟槽，则光滑表面将被分成n个小的区域单元，则

兄=喜％叫6掣vo sin2口喜(鲁‰)=k吃，妇 @34，

式(2．34)中

‰=善n詈【、詈j3=(去一了n-1丢]3喜等 c2粥，

扭矩为：

M=喜鸠=4掣vo％去(卜毒j喜乞岛=k。M触。 Q36，

式(2．36)中

如=酝陪(}寻·撰㈡2 泣37，

实际上叠≈1，则y堑≈，z，所以

29
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在式Q34，中：‰=砉c1-(肛，)砂
在式(2．36)中：Kcc=1一(，z一1)詈；

而式(2．33)中：k=笋．
啮合齿轮的转速为：

％～卜㈦剁 ㈦38，

式中y：K∞≠型生
％。v删。sma

破坏油膜所需要的轴向力为：

k=‰-16．z．p．％·商一甜‰‘(去j ㈦3”

式中 ∥——油液的动力粘度[Pa·S]；

，：，l——同步环锥面的平均半径；

口——同步环锥面的锥角；

b——同步环锥面的一半宽度；

‰一对周向沟槽：‰=砉c1-(肛，)号j
式中 行——同步环锥面沟槽的数量；

口——沟槽的一半宽度；

6f——沟槽之间的一半距离，6f：鱼一委．口．
②粘滞摩擦过程中压强对油液粘度的影响

众所周知，油液的粘度与压强有很大的关系。在粘滞摩擦阶段压强增加较大，

对油液的粘度很可能会有影响。所以，应该结合这个现象建立模型。有如下经验

公式【38】：

∥=Po·e却 (2．40)

式中 孝=10。8(0．556+0．96519v)；
v——运动粘度，单位为rllnl2．s～；

P——压强，单位为MPa；

∥——动力粘度，单位为Pa．S．

在仿真中使用这个公式能够更为真实的模拟粘度变化的现象。

2．4．2混合摩擦阶段的计算
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混合摩擦阶段发生于粘滞摩擦阶段与干摩擦(固体摩擦)阶段之间。作出如

下基本假定，假设知道相对滑动速度和初始情况下的粘滞摩擦系数工以及最后阶

段的固体摩擦系数Z．定义一个smbeck变量S：S=pv／p，且假设在这个阶段

Stribeck变量从是到墨线性变化。由这些可以到处轴向力、摩擦系数和摩擦力矩的

等式。适合条件下接触表面间的Stribeck线性变化图，如图2．6所示。

＼

sl s2 s

图2．6摩擦系数与Stribeck的线性关系图

Fig．2．6 Linear relationship between coefficient of friction and Stribeck

进一步给出反作用力的上升图(如图2．7所示)。有兄．一=L：，且给定t。。
可以写出瞬时的反作用力：

F —F

F(f)=k+二竺等二旦·t (2．41)

f朋

摩擦系数的等式如下：

图2．7反作用力的上升图

Fig．2．7 Chart the rise of reaction force

巾)=z嚣(是一S1) ‘2．42’

将式(2．42)转换为更便于进行计算的形式：

巾M嚣(㈣)=卜嚣叫嚣㈣-一嚣’等一嚣．学·4zrmbsina=Zl Z旷--工影·≮铲
硝啸％铲确前丽COc埘丽oR(t)确％丽1埘器

巾)硝协丽1垤瑞 ㈦43)
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式中 f=4·万·∥·r。2·6·sina，

=石+等∞筋钳％，
且有摩擦力矩的等式：

假设

筋=籍。f

㈦争^]

旯=±㈦詈]2si^]
则将允代入式(2．45)，可以进行如下转换：

[·+喜(丢]2 stn2口]=五厂cr，，k cr，

(2．44)

(2．45)

=五 1两+筋·乏等]兄∽=叩。兄(r)+r／2+r／3‰∽
得到转换后的摩擦力矩：

式中 rli=兄·石

啮合齿轮的动态方程为：

代入M的值有：

M=rI。兄(f)+772+仉％(t)

9Rdod)tR=M

铱警=M朝兄(f)+rh+r／3c％(f)

(2．46)

(2．47)

(2．48)

铱警一(r)=r／2+7"／lk奶气÷r ㈦49)

求解微分方程，得到啮合齿轮的转速：

铱鲁飞％(慨怕k奶号÷r (2．5。)

嘶一塄田P挚h甜％气÷，卜】(2用，
嘶盥}一外怕卜气÷b])] ㈦52，

32
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K：竺二堑坚芏tm幽塑 ㈦53，

P&

式中 以——等效到啮合齿轮的加速或减速的同步零件的转动惯量。

所以，根据时间t，可以分级计算％(t)．时间从0开始增加，计算的终止条件

由下列公式决定：coR(t)>coc，或者到达固体摩擦阶段时厂(f)>Z．假如计算由于速

度条件而终止，且厂(f)<Z，固体摩擦阶段将不会出现。所以可以得到终止时间tm，

代入％(t)的等式中，可以计算出CORm．

2．4．3考虑温度变化影响的混合摩擦阶段的计算

假设在同步阶段损失的能量全部转化成热量，这些热量使得圆锥表面间的油

膜温度升高。而由于油液的粘度与温度紧密相关，认为在混合摩擦阶段油液粘度

将会因此而发生变化。

假定粘度是温升的线性函数：

∥=aT+b (2．54)

式中a和b均是常数。

考虑到同步阶段的时间较短，假定温升与时间成正比：

T=ct ．(2．55)

式中，C为常数。

∥=act+6=At+B

考虑啮合齿轮的动态方程，代入式(2．56)有：

以百door一酬慨∽叫比)怕k怕生产‘
式中r／；和硝用f’=4·7r·《·6·sina计算，其中不包括粘度。
等式有如下形式的解：

％(f)：少№K+，p(f)e拙№以]
在这种情况下：

p(t)=善(么z+B)=善4t+妻B=2两H砭
托)=和删怕k怕气÷r
=睁+气÷¨和忆卜+仍L靠 乞 ／J L铱 ”～／J

～ ～

变换整理后，得到如下解：

(2．56)

(2．57)

(2．58)

(2．59)

(2．60)
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，， ，， 、g ，， 、、

啪矽2+q卜石p刊万形L届+隶jJ-暑㈦61)
式中常数髟可以由初始条件算出，该等式考虑了混合摩擦阶段油液粘度的变

化，与上一节仿真计算的方式相同。

2．4．4固体摩擦阶段的计算

理论上，混合摩擦阶段会过渡到固体摩擦阶段。当混合摩擦阶段内结合套与

啮合齿轮角速度还没有同步时，固体摩擦阶段发生。作出如下假设：

·固体摩擦系数f不变；

·轴向力的增加绿与混合摩擦阶段轴向力的增加率相等

(2．62)

Zm Zj

F —F F —F所以F(t)=丘，一+垒丛等·f=F(f)=k+鱼号二旦·f (2．63)

此外固体摩擦系数Z与干摩擦系数不相等。干摩擦发生于两个干燥无润潭的
固体之间，而固体摩擦发生于两个已经接触的但又有润滑油存在与接触固体之间

摩擦。考虑到两个锥面的粗糙度，在固体之间总是有润滑油的。虽然没有形成连

续的油膜，但对摩擦系数有影响，不会达到干摩擦的系数值。

首先表达扭矩如下：

M=业sina㈦轷^卜础) 泣64，
【 3 L％／J J “一7

然后研究啮合齿轮的动态方程：

铱孥=M (2．65)

代入式(2．65)并且对等式积分：

：『d％：kk懈+譬0dt (2．66)，d％=，Mk懈+竿叫 (2．66)

在这种情况下，啮合齿轮的瞬时转速如下式：

嘶h。+篑kr+ 2·乙
(2．67)

有初始值‰(0)=‰．同步的条件是：当t=ts时，％(t)=％，代入上式变换得：

气≯《+‘,ln。x‘ts--(％一‰)老=。 他68，

这是一个经典的一元二次方程，其中

口=气≯一k一屯训砉
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考虑到摩擦系数的大小，判别多项式是为正，有两个解。且判别多项式的平

方根比6稍大，所以有一个正解和一个负解。正解即为同步所需要的时间t．

2．5双相冲击模型和拨转模型

2．5．1同步环拨转阶段模型

当结合套开始在同步环上滑动时，发生同步环的拨转。而同步环的速度由零

逐渐增加到一个给定值，这个给定值的大小取决与做轴向加速所需要的时间和啮

合齿轮的尺寸，有好几种情况。认为在角速度同步阶段吸收了摩擦热的同步环由

于散热而直径变小，卡滞在啮合齿轮锥面上，且锥面之间的摩擦力矩等于零。

①同步环拨转开始阶段

同步环的拨转需要克服损失力矩以及等效到啮合齿轮锥面的相关零部件的等

效转动惯量。损失力矩的计算见2．7部分。

拨转系统的等式为：

兄·吃等等=‰+OR·占 ㈦69)

轴向加速度为：

口。。：丝 (2．70)
一 △f

式中 △K，——拨转时结合套轴向速度的变化；

垃——轴向速度变化的时间，即拨转的时间。

结合套轴向速度为：

k=a。·t (2．71)

切向的加速度为：

％=a。·tanfl (2．72)

角加速度为：

所以啮合齿轮的角速度为：

轴向力为：

兄=

口fP
S=—旦

^

09R 209Ro+占‘t

fs+tanfl Ml。+eR·￡

1一Z·tan,B r2

(2．73)

(2．74)

(2．75)

假如轴向加速过程的位移小于同步环锁止齿锁止斜面的轴向长度，即

％等<Xl (2．～／0)口“’—_< k厶，
Z
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则在同步环拨转的最后阶段有下列情况。

②同步环拨转最后阶段

此时结合套已达到给定的轴向速度，拨转的速度不变。所以这时只需要克服

阻力损耗，给出轴向力的等式如下：

兄=丽fs+tariff‘TMloss (2．77)

2．5．2自由滑动阶段

假如结合套花键端斜面越过同步环锁止齿斜面，结合套继续轴向加速，显然

啮合齿轮的角速度不再受此影响。在这种情况下，必须克服另一种形式的损失力

矩，这个损失力矩是由于对同步环锁止齿侧面的摩擦引起的。这个阶段轴向力的

等式为：

E。：丘监 (2．78)
⋯

眨

这个等式显然可以用来描述换档过程出现的任意的自由滑行阶段。

2．5．3双相冲击阶段

表2．1同步环材料的物理变形特性
Table 2．1 Physical deformed characteristics of materials of the ring synchronizer

在双相冲击阶段开始时，轴向力比较小，大约为50Ⅳ，轴向速度保持不变。

设计形成双相冲击的力矩如下：

·由啮合齿轮的热胀冷缩产生的扭矩；

计算热膨胀有下式

Al=to·(1+占·△丁)
式中 占——热膨胀系数(青铜的热膨胀系数占=1．85×10-50C-1)

将同步环的热膨胀表示如下：

2zrAr=2rcr·(1+占·△丁)
由此可以得出：

Ar=，．·(1+占·△丁)
由热变形产生的压强为：

(2．79)

(2．80)

(2．81)
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：垒：竺：!： (一．82)P 22———————_ L．

乒1-兰j
式中 e——同步环的平均厚度；

△，．——增加的半径；

E——杨氏模量；

u——泊松比。

热胀冷缩产生的扭矩如下：

M，=Z·P·A·rl (2．83)

·由同步环的应变变形产生的扭矩；

由残余应变变形产生的平均压强为：

p：』拿妥 (2．84)2p 2——■—弋 L·

2乒㈦j
同步环的应变变形产生的扭矩为：

M耐=Z‘P。A。‘ (2．85)

·损失力矩M船；

·防松力矩：

M耐=(Mr+M蟛±M妇)竽 (2．86)

式中 K——结合套花键端侧面防松角

综上，提出双相冲击的切向力等式如下：F：—Mr+Ma矿+-—Mtom-Mad) (2．87)
一tg

‘——’’’。’

，2

这是切向力的极限值，而切向力能由结合套的力的平衡方程算出(如图2．8到

图2．10所示)。写出作用在结合套上的力的等式：

图2．8双相冲击阶段的力的平衡

Fig．2．8 Balance of force in the phase of double bump
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图2．9双相冲击阶段的力的矢量分析图

Fig．2．9 Vector triangle of forces in the phase of double bump

K

图2．10结合套上的锁止角∥和防松角K

Fig．2．10 Angles D and K on the sleeve

，二=N·sinfl+f3·N·eosfl—N2·sinr+五·N2。COS／r (2．88)

乓=N·cosp-A·N·sinp=一(Ⅳ2·cos^：+L·Ⅳ2·sintr) (2．89)

计算出的切向力必须增加从而达到双相冲击的峰值。事实上，这个切向力的

大小取决于作用在锁止斜面的的方向力Ⅳ。法向力Ⅳ首先压溃斜面间的油膜，然

后压溃表面粗糙的部分。因此，根据两斜面间的距离的不同，存在两个不同的刚

度。

法向力的公式：

N：s．h+k．毳

式中h——斜面间的法向距离；

S——接触刚度(如图2．11所示)；

k——接触阻尼。

．10击hfm】

图2．1l随法向距离变化的接触刚度

Fig．2．11 The contact stiffness as a function of the normal distance

根据转动的方向，法向距离既可能是在啮合齿的前侧斜面，也可能是在啮合
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齿的后侧斜面。接触的斜面是由结合套的轴向速度、结合套与啮合齿轮的角速度

关系以及啮合齿的几何尺寸决定的。且双相冲击阶段开始时结合套花键端斜面与

啮合齿斜面的相对位置是随机的。

给出结合套花键端斜面与啮合齿斜面的法向距离：

结合套花键端斜面与啮合齿后侧斜面接触时：

啊=√疋了二芗Fj二z-j：i刁-：丽，cos【∥一arct孤[币：l了南j J
(2．90)

结合套花键端斜面与啮合齿前侧斜面接触时：坞=历酉丽丽叫∥一arctan(茄j J(2-⋯
式中 扭——结合套的轴向位移：dB=K。．t；

d尸!F——啮合齿轮的切向位移：dPF=(‰一％)·r2·t；
P——啮合齿齿距；

f——结合套与啮合齿轮相对位置的随机系数。

其他参数如图2．12和图2．13所示：

图2．12法向距离J11的确定

Fig．2．12 The definition of％

卜卜—_．叫

图2．13法向距离k的确定

Fig．2．1 3 The definition of％
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2．5．4双相冲击爬升阶段轴向速度的变化

为了对接下来的一个阶段——啮合齿轮拨转阶段(见下一节)进行优化的操

作，有必要对双相冲击爬升阶段进行研究。事实上，假如啮合齿轮拨转时受到结

合套96ram．S_的最大的轴向速度的冲击，同步器运行时将会产生几千牛顿的拨转

力。因此，如果能在啮合齿轮拨转开始之前减小结合套的轴向速度，则轴向力的

大小将变得更为合理。

如前所述，在同步阶段结束时，结合套的轴向速度为零，且结合套与啮合齿

轮的角速度相等，解除锁止。在轴向力的作用下，结合套以不变的加速度轴向向

前移动，在与同步环的拨转和啮合过程中，轴向速度达到最大值。然后是自由滑

动阶段，在这个阶段中，唯一需要克服的阻力来自轴承损失力矩和飞溅损失力矩，

但是这个阻力很小，认为结合套的轴向速度不变。再接下来，当结合套花键端斜

面与啮合齿斜面相接触且在斜面间形成油膜时，双相冲击爬升阶段发生。

原则上，结合套的轴向速度在以上提到的每一个阶段都可能较小。但是阻碍

结合套轴向向前移动的各个阻力中，双相冲击爬升阶段斜面间的接触力是最重要

的。如果接触力合适的话，结合套将会在双相冲击爬升阶段停止(轴向)下来。

如第三章测试平台(BFS)上的测试图所示。

根据第三章中的测试曲线和仿真结果，认为在双相冲击爬升阶段，结合套的

轴向速度减小。选定一个较小的轴向速度，对啮合齿轮的拨转是有利的。而为了

在双相冲击爬升阶段结束时，使结合套的轴向速度较小，还需要选择一个合适的

轴向加速度。

图2．14双相冲击阶段的力的平衡

Fig．2．1 4 Balance of force in the phase of double bump

F．3

图2．15双相冲击阶段的力的矢量分析图
Fig．2．15 Vector triangle of forces in the phase of double bump
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Ft2

‰ Ft3

图2．16双相冲击爬升阶段在结合套上的作用力平衡图
Fig．2．1 6 Balance of forces acting Oil the sleeve during lifting of the double hump

上№
◆
V双

图2．17双相冲击爬升阶段在啮合齿轮上的作用力平衡图

Fig．2．17 Balance of forces acting Oil the wheel during lifting of the double hump

现在考虑结合套与啮合齿轮相互作用部分的平衡，下式描述了啮合齿轮在切

向的平衡方程式：

名·r2=(N·cosp一六·N·sinfl)·r2=oR·‰ (2．92)

这里，作用在斜面上的法向力的切向分力是用来分离卡滞在啮合齿轮锥面上

的同步环的。下式描述了结合套在轴向的平衡方程式：

，二+f：=N·stnp+六·N·cos／?一N2·sintr+f2·N2·COS／t" (2．93)

式中摩擦力的分阻力E比较小

e=六·N·cosp一Ⅳ2·sillK+五·N2·COSK" (2．94)

转动啮合齿轮所需要的力的轴向分力为：

兄=N·sinfl (2．95)

这是静平衡的情况，假如结合套加速，则所需要的轴向分力如下式：

兄=N·sinfl±m·a。 (2．96)

式中的正负号取决于加速度的方向。假如取正号，则意味着需要作用更大的

轴向力以防止结合套的轴向速度下降，所以轴向速度增加，这显然不复合我们的

意图。确切的讲，我们希望减小轴向速度，所以取负号。在这种情况下，不担心

结合套的速度的降低，反之，认为其是一个有利的现象。因为手动换档的动态轴

向力将由于结合套的速度下降而减小。仅仅需要施加疋以补偿由于由于力矩损失

而产生的摩擦力。当轴向速度降低到一个预先设定的值时，为了防止继续减速，

需要对轴向力进行调整，施加一个较大的轴向力(如图2．18所示)。

通过对分离同步环所需要的轴向分力的仿真等式的研究，发现施加的轴向力

的数值仿真值会出现簧出理负值的情况。这种情况只有结合套做轴向减速度运动

时才会出现。认为不需要额外施加手动力，来实现拨转多需要的法向力。在刚要
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达到啮合速度时，假如换挡杆推手的话司机将能感觉到这个情况。

F

一
I N．sir

Msin$+m·矗H

／I乡乏 ，一
l L／ l r

t
^^童inR-m．A～

l

＼

F
l

——一乍———一
l —

t

L

＼
t t

a) b)

图2．18分离同步环所需要的轴向分力a)和实际施加的轴向力b)
Fig．2．1 8 Study for the component of axial necessary for diversion a)and axial force to perform b)

2．5．5啮合齿轮拨转阶段

啮合齿轮拨转阶段发生于双相冲击爬升阶段之后，在这个阶段中，结合套以

一个减小的较小的轴向速度向前移动，啮合齿轮相对结合套转动了p。的角度。拨

转阶段的进行参考如下的等式：

W=M。％=绋·靠·％ (2．97)

式中 以——啮合齿轮及其相连接部分等效到啮合齿轮的等效转动惯量；

占。——角加速度；

‰——拨动角。

这里，伊。是常数，取决于同步最后时刻结合套与齿轮啮合齿的相对位置，这个相

对位置由变量孝的函数给定，善具有一个从0到1的随机值(如图2．19和图2．20

所示)。 ，

图2．19善为0．5的极限情况

Fig．2．1 9 The limit case of考equals 0．5
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图2．20善为0和1的极限情况

Fig．2．20 The limit case of善equals 0 and 1

图2．21 X和Y的定义
Fig．2．21 Definition of x and Y

在拨转过程中，啮合齿斜面上被接触部分的切向长度为Y=‰·r2，轴向长度

为x=％·r2／tanp(如图2．21所示)。知道轴向速度‰，可以算出完成拨转所需要

的时间‰=x／k．假定切向力不变，还可以计算出拨动阶段所需要的角加速度

6R=2·‰／‘．所需要的切向力为：

F。：—OR’e．R+—Mto嚣 (2．98)
‘6

吃

由此，拨转所需要的附加的轴向力为：兄_(警±等]等笛 ㈦㈣

等式中，巳、r2、∥和石是常量，轴向力只取决于轴向速度％和拨动角‰。角速

度是一个可控量，可以进行设定，而拨动角不可控制。轴向力随着轴向速度的增

加或者拨动角的减小而增大。

瞽啮合龅黼：]瓣
结合妻转速 结合套转速

图2．22前后接触情况的测试和示意图

Fig．2．22 Measurements and interpretation for contacts on the frontside and backside
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损失力矩的符号由结合套与锁止齿接触的斜面决定。假如结合套与啮合齿前

斜面接触，损失力矩将帮助结合套使啮合齿轮转速放慢。需要的轴向力相对较小，

损失力矩的取负号。假如结合套与啮合齿后斜面接触，损失力矩将阻碍结合套对

啮合齿轮的加速。需要的轴向力相对较大，损失力矩的取正号。加速或减速的情

况在测试图上可以清楚的看出来(如图2．22所示)。

在测试中双相冲击爬升阶段和啮合齿轮的拨转阶段很那区分出来，所以将这

两个阶段合并在一起统称为“双相冲击”。双相冲击被认为是随机的特性，但是很

难解释清楚。将该冲击现象分成两个部分，且对每个部分产生的缘由进行详细的

研究。这为解释所观察到的随机的冲击现象(出现在第四章)的特性和尺寸提供

了一个操作模型。

2．6同步发热模型
摩擦力矩对啮合齿轮以及与其相连接的部分进行加速或减速，通过啮合齿轮

与同步环摩擦，将在这两者之间产生热量。文献[17]提出了对发热量估算的方法。

摩擦J-J矩M和转速差国(f)=％一％随着时间而改变，由此耗散功率为：

P=M(f)·缈(f)=P(f) (2．100)

由于P：竿，则耗散的能量为：
df

E=J Pdt=IM(t)’国(f)班 (2．101)

ts ts

式中f。为同步时间。

为了确定同步环与啮合齿轮的热量分配，使用文献[391qu的理论，考虑如下的

参量：

·标志1处：固定零件；

·标志2处：移动零件；

·热导率k；

·密度P；

·热容量C；

·散热系数a=k／(p·C)；
·滑动速度v；

·滑动表面部分的实际半径，：，；

·无量纲系数R=v·‘／(4a2)；

·函数s(R1=7t"／√R，如果R>1．
分配系数正：
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·如果R=0：

·如果0<R<5：

·如果R>5：

1

旰忑1+!
霸

铲矗i二二王二二
kl 11+0．414．(1-e-13R)I．I(R)

(2．102)

(2．103)

(2．104)

固定零件吸收的热量：

Ql=q‘O (2．105)

移动零件吸收的热量：

Q2=Q—g (2．106)

根据换档的条件，同步环和啮合齿轮既可以是固定零件也可以是移动零件。

假如升档(1—2—3—4)，同步环将是固定零件；假如降档(4—3—2寸1)，
贝U啮合齿轮是固定零件。

一。。嚣篓≥竺p9]，两个零件接触表面的最高温度是相等的：互一：互一。使用如
下的公式计算两零件锥表面的温升：

⋯‘

瓴w2忑2蚋薯(2．107)
％=专(1-吣g·掣 (2．108)

式中q为热通量。

热通量g和热流量Q的计算如下：

g 2Z‘p。V2Z‘而／'。ax。(％一％)‘‘ (2．109)
Sm口·爿、。 “7 ⋯⋯7

Q=IIqdAdt (2．110)

使用传统公式计算零件体温：

△墨2焘 (2．111)

△互2焘 (2．112)

2．7同步损耗模型
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2．7．1飞溅损失

变速箱中的齿轮几乎都要或多或少的浸润到油液中转动。由于浸润面受到油

液粘性力矩的作用，而使得齿轮转速趋于变慢的现象称为飞溅损失(如图2．23所

示)。

图2．23飞溅损失计算图

Fig．2．28 Ratings for calculating the torque bubbling

根据浸润半径的比例，给出飞溅损失的计算公式。

·假如生<0．9，根据文献[40】，则有

M=譬咿么·％
式中 么——浸润面积；

％——力矩系数。

浸润面的计算：
A=气，+以，+k，

两侧的面积：

圆周的面积：

齿牙的面积：

式中a为齿轮啮合角。

力矩系数：

如果Re<2000：

如果ReEE2000,lo。5]：

气，=r2(0-sin0)

以，=r·0·b

‰以罢咖去

门 20

乙M 2面

％：8．6．10。4．抵

(2．113)

(2．114)

(2．115)

(2．116)

(2．117)

(2．118)

(2．119)
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门 5．108
LM

2

i丁
雷诺数：

Re：p—v—．1：p竺!』
∥1．t

式中 ，——浸润侧面油液位置的弦长，，=2，．·sinC91．
式中0=2arcos(·一兮

·假如1．3<鱼<1．9，根据文献[41]，则有

雷诺数：

k=p等=p警
力矩系数：

，1一cj+c1’09+C2’CO‘h一——万面一

ko：鱼一1．3

—7删3卜去]
c：o=o鹏⋯3卜去]
cl=2．9-10。5+0．012

cz=-0．103·10—5+0．

白)

-e～o．13／J
·假如o．9<吾<1．3，认为力矩系数在两个边界值之间呈线性规律变化。

力矩系数为：

(2．120)

(2．121)

(2．122)

(2．123)

生一o．9

％=％(o．9)+(Cm(1·3)一cM(o．9))哥 (2．124)

2．7．2轴承、轴密封挡圈的损失

在变速箱传动轴上，使用滑动轴承或滚针轴承，还有轴密封挡圈。在各个轴

承中，油液阻止切变位移。参考文献[24]，计算滑动轴承和推力轴承的损失，根据
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文献[41]，计算滚针轴承的损失。

滑动轴承的扭矩损失：

Mint=≮竽
式中 ，——轴承的宽度；

R——轴承的外径；

，．——轴承的内径；

功——内外圈相对转速。

滚针轴承的扭矩损失：

当y．n≥2000时

心喀2z亩fo‘(⋯)。‘D3
当y．刀<2000时

Ma垃=z·16·fo·D3

式中 z——滚针的数量；

五——轴承的摩擦系数；

y——运动粘度，单位为里斯cSt(1 cSt=10_61112．S-1)；

玎——转速，单位为rpm；

D——轴承的平均直径。

推力轴承的扭矩损失： M№：型螋

(2．125)

(2．126)

(2．127)

(2．128)

式中h——滑动表面之间油液的厚度；

尺——轴承外径；

，．——轴承内径；

国——内外圈相对转速。

根据文献1411，计算变速箱输入轴上轴密封挡圈(油封)的扭矩损失：

f， 一一1000、
M珂=0．06+0．06f 1一P“l (2．129)

＼ ／『

式中n为转速，单位为rpm．

2．8换档过程的粘滑模型

在换档过程中，结合套的轴向速度变化较大。事实上，结合套从啮合位置开

始加速，然后减速，然后在同步阶段时停下来。同步阶段之后，又开始加速，移

动同步环，并且与下一个啮合齿轮发生冲击形成啮合，最后完全停止。在整个过
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程中，结合套滑过花键、锁止齿和啮合齿且承受变化的切向力的作用。所以，认

为在结合套的移动过程中，发生粘滞滑行现象。根据文献[42】，建立以下的模型讨

论粘滞滑行现象。

将结合套视为放置在传送带上的质量块，且用弹簧和阻尼与固定的墙面相连

(如图2．24所示)。F是作用在结合套上切向力，传送带速度代表结合套轴向速度。

图2．24粘滞滑行研究模型㈣

Fig．2．24 Model to study the stick．slip
t42】

系统的运动方程为：

m王+西+奴+∥(文一心)，=0 (2．130)

相关的参数为：

m——振动物块的质量；

x——质量块的位移；

F——滑移面的法向力；

K——振动速度；

c——轴向阻尼；

k——轴向刚度。

_ (一媳砧
|‘f ＼·／㈧7

一

v|

／——＼：
图2．25摩擦系数和相对滑动速度的关系刚42】

Fig．2．25 The coefficient of friction as a function of the relative velocityt42】

具有三个变量(如图2．25所示)的摩擦系数函数为：

∥(咋)=s劬(Vr)·从一KVr+玛谚 (2．131)

式中 V为相对滑动速度：V=戈一％
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配：兰．丝二丝坐
1

2 Vm

b 2争半
式中 段——静摩擦系数；

∥。——摩擦系数的最小值；

Vm——摩擦系数最小时的相对滑动速度。

为了促进对粘滑运动的研究，将坐标远点选在摩擦力与弹簧力的平衡位置。

则在原点位置有下列等式：

t=0：X=Xo；／=0；2=0

则力的平衡方程为：

So+∥(一吃)，=0 (2．132)

由此，得出系统位移的原点为：

X：二竺(二兰生 )0(2．133—2——■■z— J

根据法向力F和激振速度v^，通过求解微分方程，可以得到不同类型的滑动。

根据参数的变化，可以得到纯滑动、带有周期震荡的滑动和粘滞滑动。对该滑动

进行了详细的分析研究，采用无量纲的运动方程来简化对振荡系统的描述。但是

这个运动方程只有当滑动过程中的法向力和激振速度保持不变的情况下才有效。

而在时间的滑动情况中，这两个参数变化较大，所以使用无量纲运动方程是更好

的。

2．9本章小结

本章基于对换档操作过程中各基本现象的更深层次的理解，做出了与换档理

论以及观测现象一致的假设，对相关文献提到的基本模型进行了甄别完善和创新，

建立了同步过程各阶段的运动学、动力学分析模型，同步耗散、发热模型，换档

质量感知以及粘性滑动等子模型。形成了包含各同步现象在内的完整而又详细的

同步换档模型。

下一步将对不同的结果进行编程规划并且整合这些子模型以完成换档操作的

软件仿真。
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3数值仿真与实验验证

3．1数值仿真

3．1．1引言

对变速器换档操作过程建模，必须考虑四个部分(如图3．1所示)。分别为：

同步器、变速箱的已同步部分、未同步部分以及换档机构。即将同步部分包括第

一轴及离合器的从动盘、中间轴及其上的齿轮以及与中间轴上齿轮相啮合的第二

轴上的常啮合齿轮；己同步部分从输出轴一直延伸到汽车齿轮，而换档机构则从

换档手柄一直延伸到与同步器结合套接触的拨叉。每个部分都是一个动力系统，

有各自的惯量、刚度和阻尼。变速器的这些部分通过同步器连接在一起，与同步

器相互作用，受到几何条件以及同步器中不同大小的摩擦力的限制。

图3．1换档模型

Fig．3．1 Shift model

本文通过对同步器部分建模，应用力的静态平衡和动态平衡法则描述换档操

作行为，处理换档操作过程中出现的问题。通常，动态等式是不稳定的，零件可

以移动，位置可以变化。所以首先使用准静态法对其他三个部分进行计算。按照

换档时间将换档过程分解成各个阶段，分阶段研究相关等式。而对同步器单独进

行动态的研究，然后将可能产生的动态力与静态平衡力叠加起来。

但是，模型并不完全真实，主要的不同点在于换档过程的最开始和最后阶段。

在模型中，换档由空档位置出发，结合套以不变的轴向速度移动。而在换档结束

时，结合套以不变的轴向速度与齿轮啮合齿啮合后而缓和下来，没有考虑最后时

刻结合套与啮合齿轮相碰撞时的轴向力的爬升。

考虑上一章所列出的相互关联的基本模型，对同步器模型进行分析(如图3．2
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所示)。

匝匹
图3．2同步器模型的组成

Fig．3．2 Composition model of the synchronizer

3．1．2数值模型

有两种方法可以完成这个综合的数值模型。第一种方法通过选择一个合适的

语言环境，对相关零件的力学仿真模型进行整合，然后根据软件所作出的假设，

定义零件和外加力之间各种不同的联系。最后，通过植入到软件中的算式得到仿

真结果。这种方法的优越性在于其执行过程相对比较简单，而其缺点在与需要预

先定义逻辑算法，精确度不高。通常因为对换档操作特性缺乏详细了解而无法对

力学模型的定义作出恰当的假设。

第二种方法是基于具体的数学模型，将换档过程中的特定的现象开发成软件。

这类软件的优点在于其专用性，能体现模型的算法并作出最合适的计算。另外，

还可以根据需要，选定计算的精度。其缺点在于软件的开发需要耗费较多的时间。

方法的选定取决于研究的目的和电脑配置。对于本文研究，开发一个简单而

又详细的专用软件是一个比较合理的方案。

为了对整个换档行为建模，有必要建立如下的各个子系统(如图3．3所示)：

·同步器1

·换档机构2

·已同步的传动系统3

·未同步的传动系统4

每个子系统的输入数据是：

·几何参数；

·外部力

·弹性特性
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为了使数值模型具有输出功能，便于输出数据与直接测量的数据进行对比，

还需要对其进一步开发。

图3．3总体换档模型
Fig．3．3 Global model shift

3．1．3软件仿真

通过对文献中提出的相关模型进行分析，提出同步器的仿真软件，该软件基

于C++Builder，可以实现：

·获得结果并且能和文献中的结果进行比较；

·分析换档中不同因素的重要性。

琳
：譬
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划
藏
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衣{
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分j
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'|L

I 1第一个自由滑动阶段
I I
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I'|L
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I 4同步环拔转阶段
I Jlr
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l 6双相冲击咫升阶段
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图3．4仿真软件的流程图
Fig．3．4 Flowchart ofthe simulation software
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软件的模块结构流程图如图3．4所示。该模块结构流程图一方面按照各个换档
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阶段的时间顺序，另一方面包含了每个操作阶段的计算模块。接下来则是提出软

件的算法。

软件以时间为函数，包括把个主要的部分(如图3．4所示)。第一部分描述了

换档的初始阶段，结合套由于一个较小的不变的轴向力的作用而离开空档位置(如

图3．5所示)，当同步环与啮合齿轮锥面间的距离减小到一定程度，且锥面间的粘

滞摩擦力矩足够大时，该阶段结束。在这个结束时刻，结合套轴向的速度和加速

度具有非零值，它们将是下一阶段的初始值。

自由加速度

口c=ir0
|!I

飞夕

该阶段持续的时间

毛=睁
妙

该阶段最后时刻的速度

Vo。口c‘tl

图3．5仿真软件的第一部分：换档准备阶段

Fig．3．5 The first part ofthe simulation software：Start ofrange

接下来的一个部分描述了流体动力摩擦阶段(粘滞摩擦阶段)(如图3．6所示)。

在这一阶段中，给定了较短的持续时间、小的轴向加速度以及不变的轴向速度，

使用2．4．1节提到的等式计算轴向力和摩擦力矩，且根据锥面间的距离，考虑压力

增加的影响计算粘滞摩擦系数。当锥面间的距离小到足以在锥面间形成一层很薄

的油膜且形成锁止时，该阶段结束。而为了破坏油膜且很好的排除油液，在同步

环上加工有径向沟槽。还考虑了沟槽的几何形状及其相关参数对轴向力、摩擦力

矩以及摩擦系数的影响。利用时间的逐步间隔法完成计算，且把摩擦系数值、轴

向力和啮合齿轮的转速写进数据文献中。

第三部分讨论了混合摩擦作用阶段的发展过程(如图3．7所示)。假设在这一

阶段结束时完成同步，且假设在该阶段的摩擦系数与Stribeek指数有线性关系，而

在混合摩擦作用阶段结束时，摩擦系数值达到固体摩擦的系数值。同时作出第三

个假设，认为轴向力从粘滞摩擦阶段结束时的值到最大值施加的最大值之间也呈
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线性变化，变化的斜率也预先给定了。最后，假设油液的粘度随着摩擦锥面间的

温度而变化。当啮合齿轮与同步环的转速达到同步转速时，这一阶段结束。再一

次利用时间的逐步间隔法完成计算，且把摩擦系数值、轴向力和啮合齿轮的转速

写进数据文献中。

3

I常量计算：k=A·√《+砭，i=亡，k=16．tt-／a．‰·sin2口·‘‘
b

、hu，
，如=．；．，P=Po，f=0

口+C

之多

卜＼
无量纲时间的计算：F=．‘么f过 ’少 ’m

<多

圆锥表面之间的距离：一

^ i(F)=瓦一(瓦一1)-，||I(f)=石·k么 ＼

-4多

粘度：卢(f)=盹·P洲
<多

压强：，(r)“钞‰印咖口^％，
≈多

轴向力：F(t)=16·／t"·∥·‰·‘·sin2口·

7

b丫
、丽J

<多

啮合齿轮的糙"州％‰)产雕。舢一矬’
<多

沟槽常数‰2 2(口+cc)3h如in口(2sin口+娜口tan9)(Jlh++2ttanan‘9p)：，‰2急
七乡

摩擦L矩：Ⅳ=(1一‰净4研6 kCOC
遗乡

．．．⋯⋯．一．．．，，^一 M·sina

摩搽系毅的计算：八‘厂
76． 、2、

F·^· l+三
、i锄口j3

之多
计算得到的轴向力和摩擦系数的值：

F#F·K№，，=，’K识

一 ≤多 一≥

／＼ 时间步长：r：=r+志 写到数据文件中

<多 ％(f)，，(f)，，(f)，∥(f)

／ ．／f、

图3．6仿真软件的第二部分流程：流体动力摩擦阶段(粘性摩擦阶段)

Fig．3．6 Flowchart of the double part of the simulation software：the phase ofhydrodynamic friction
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为了实现软件对啮合齿轮转速的计算，选择出现在2．4．3节中的数值解进行分

析。事实上，分析解的计算需要相当长的时间，且参数较多时不稳定。所以使用

下面的近似值：

M 2毒(仉’‰(‘)+772+r]I‘k+‰) (3．1)

‰(o，)=‰(‘)+

数值解求解非常稳定而快速，且可以允许参数的较大的变化。这就是该数值

解求解成功并在接下来的章节中使用的原因。

图3．7仿真软件的第三部分流程：混合摩擦阶段

Fig．3．7 Flowchart of the third part of the software simulation：the phase ofmixed friction
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软件系统的第四部分讨论了同步环的拨转阶段，以及结合套在同步环锁止齿

上自由滑动的阶段(如图3．8所示)。对该现象的数学模型的讨论见2．5节。在同

步环的拨转阶段，拨叉由于受到最大的轴向力的作用而加速。然后轴向力减小到

给定值，但足以保证结合套具有合适的加速度。加速度将在斜面的末端或锁止齿

侧面位置停止，这取决于锁止齿的几何尺寸。软件对这两种情况都进行了分析。

在斜面相互接触时发生同步环的拨转。

图3．8仿真软件的第四部分流程：同步环的拨转阶段
Fig．3．8 Flowchart ofthe forth part ofthe software simulation：the phase ofturning the rm’g
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在达到给定的轴向速度且完成拨转后，结合套以这个速度继续向前移动。这

是第五个阶段：自由滑动阶段。在这个阶段结合套从同步环锁止齿末端一直滑动

到啮合齿轮啮合齿斜面前端。唯一的阻力来自花键间的摩擦，这个力是由损失扭

矩的切向摩擦产生的。

第六个部分描述了双相冲击爬升阶段的系统特性(如图3．9所示)。同步器的

双相冲击模型是由几个基本的现象叠加而成的。所以，计算冲击力时，考虑了发

热、同步环的变形、损耗散热以及防松角对冲击的影响。如1．3．4部分，认为同步

环卡滞在啮合齿轮的锥面上，阻碍了结合套的前移。为了使得啮合齿斜面的切向

分力推动同步环，轴向力必须增加到足够大。如2．5．3节所讨论，力的爬升根据接

触刚度而变化。当法向力的切向分力比卡滞阻力大时，同步环与啮合齿轮锥面松

开，然后结合套继续前移。在整个冲击阶段，认为轴向速度保持不变。

图3．9仿真软件的第六和第七部分流程：双相冲击爬升阶段和啮合齿轮拨转阶段

Fig．3．9 Flowchart of the sixth and seventh parts：rise of double bump and turning the wheel
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第七个部分：啮合齿轮的拨动阶段(如图3．9所示)。该阶段与同步环的拨动

阶段一样，在拨转啮合齿轮时，轴向力从一个较大的值开始减小。紧接着滑动的

过程是第八个部分，最后的自由滑动。该阶段轴向力较小。

在整个换档操作阶段，有两个软件模型考虑了粘滞滑动的影响。粘滞滑动在

合适的速度和法向力的条件下发生，其数学模型见2．8部分。这些合适的条件能在

同步器以下两处遇到：

·结合套的花键处，当结合套轴向前移时；

·圆锥表面间，当切向速度突然变化时。

虽然两种情况的模型相同，但是粘滞滑动的类型根据输入参数的不同而不相

同。一个是轴向直线粘滞滑移，另一个是切向的粘滞滑转。滑转时，用够=x／，一取

代x，用实际力矩M=F·‘代替法向力F．转动惯量能有效减小扭转振动。模型发

生的范围也不一样，轴向粘滞滑行发生在轴向力较小的操作条件下，在结合套刚

开始或刚停止运动的很短的时间间隔内很容易产生这样的条件。而切向粘滞滑转

发生在刚要完成同步的时候，这个时候的滑转速度非常小。

计算中，由于滑动不稳定，使用欧拉运动等进行数值求解法代替文献[4211拘解

析求解法。数值求解法较为灵敏，更加复合系统的瞬变性。轴向粘滞滑移的等式

如下：

，，z戈+矗+奴+∥(j一％)F=0 (3．3)

式中相关参数为：

m——振动质量；

z——物块的位移；

F——作用在滑移面的法向力：

vh——激振速度；

c——轴向阻尼；

后——轴向刚度；

∥(1，)——以滑移速度为函数的滑动摩擦系数。

类似的，切向粘滞滑转的等式为：

铱痧+勺驴+％妒+∥(驴一％)F·_ri=0 (3．4)

式中相关参数为：

吼——振动惯量；

妒——角位移；

F——作用在滑转面的法向力；

魄——激振角速度；

乞——扭转阻尼；
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屯——扭转刚度；

∥(∞)——以滑转角速度为函数的滑转摩擦系数；

‘——摩擦锥面的半径。

轴向
粘滞滑移 、-慰

，，

¨
，

切向
滞渭转

图3．10粘滞滑行现象存在的位置

Fig．3．1 0 Location of stick-slip phenomenon

软件还运用之前章节中提到的普通的动力学方程，描述了己同步部分和换档

机构的动力学模型，同样使用欧拉法对这些动力学方程求解。

软件还包括了温度的变化以及温度对粘度变化的影响。文献[17]给出了ElfXT

油液的温度粘度图(如图3．11)所示。

．40 ．30 ．20 ．10 0 10 20 30 40 50 60 7口 80 90 lD0 110 120 130 140 150

温度℃

图3．11粘度图(A-ElfXT 1536，B-MobilATF D II)

Fig．3．1 1 Diagram of viscosity

曲线具有高度的非线性，且单调下降，尽管如此，在给定的温度范围内(如

400C<丁<1200C)，能够近似的拟合成如下的指数函数：

J“(丁)=0．035989x10’0m”54
7’

(3．5)

础一一一一一川㈣㈣姗伽珈瑚瑚m"如如如∞u

珀如卸仰帅如¨卸
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图3．12 dT的迭代循环流程如图

Fig．3．12 Flowchart ofthe iteration to determine dT

粘度的初始值由初始温度计算得到，而粘合齿轮的转速根据2．4节中的等式计

算。尽管如此，在不知道同步时间的情况下，无法给出温升dT。为了解决这个问

题，假设圆锥表面的温升dT在200C到300C之间。然后根据计算得到的同步时间

对温升dT进行迭代循环。确定dT的迭代循环流程如图3．12所示。

软件还开发了一个模块以用来检测输入参数对粘度变化的影响，输入参数的

初值和终值以及迭代的次数，软件会自动计算并且立即得到计算粘度。该模块的

流程如图3．13所示。

图3．13研究各参数影响的模块流程图

Fig．3．13 Flowchart module ofstudy ofthe influence ofparameters
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为了使软件对在测试平台上得到的测试曲线的研究更加方便，软件还专门设

置了一个完整的数据输入界面和结果显示界面，图3．14和图3．15分别表示数据输

入界面和软件计算结果界面。不但可以对多达41个参数进行输入设置，也可以根

据需要自由选择X轴和Y轴想要表示的内容。

图3．14仿真软件的数据输入界面

Fig．3．14 Screen ofdata entry ofnumerical simulation software

图3．9仿真软件的结果显示界面

Fig．3．1 5 Screen of display results of numerical simulation sof!I?ware

3．2实验平台测试的实验验证
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3．2．1引言

要更好的理解换档的过程，需要进行测试。在这种情况中，可以进行三个层

次的测试。第一个层次是对同步器的独立进行操作。这里，使用一个合适的测试

平台(BFS)，与传动链分开，只对同步器进行研究。第二个层次是与其他的传动

链(合适的测试平台)分开来，对变速箱的换档过程进行研究。第三个层次是在

整车手动换挡条件下进行换档的研究。

第一个层次的目标是在了解零件结构、动力学以及相互之间的联系的情况下，

对测试曲线进行研究，理解其中的真实现象。第二个层次的目标在于加深对换档

特性的理解，识别且解释相关的不知道的现象。第三个层次的目的在于从理论和

实践知识上对操作模型进行验证。

本文首先在同步器测试平台上(BFS)做了一系列的测试。然后将会在当前理

解现状下对测试曲线做出解释且对相关现象进行识别。

3．2．2获得结果的一般条件

为了研究测试的数据，需要了解测试平台以及平台上信号收集点的精确位置。

测试数据可以在同步器、独立的传动系统或整车上获得。

在每种情况下，必须了解控制信号和他们随时间的变化。与此同时，还必须

了解不同信号的不同的控制法则。所以，可以研究测试信号命令的变化所带来的

影响，并且可以考虑变化的控制命令下相关的现象。

第一层次下的同步器测试平台。为了对换档各个阶段进行仿真，需要了解它

的规格参数。相关参数可以分为3组：必须给定的参数、允许通用的参数和可选

择的参数。

必须给定的参数：

·已同步部分的惯量

·未同步部分的惯量

·轴向移动的换档机构的质量

·锥角

·同步环和锥面的锥角误差

·摩擦锥面的平均半径

·锁止齿之间的距离P

·锁止角

·啮合齿轮浸油深度

·油温

·相关花键或锁止齿的尺寸和数量
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允许通用的参数：

·锥面的初始角速度差

·假如不能获得同步环锥面与啮合齿轮锥面间的摩擦系数，

材料给出

·假如不能获得同步环与结合套锁止齿斜面间的摩擦系数，

材料给出

可以根据所使用的

可以根据所使用的

·假如不能获得同步环锁止齿侧面与结合套花键侧面的摩擦系数，可以根据所

使用的材料给出

选定的特性：

·安装好的同步器距离零点的轴向位移：结合套与同步环的轴向距离，同步环

沟槽的长度，同步环与啮合齿轮锁止齿之间的距离，啮合齿轮沟槽的长度，空档

位置时锥表面之间的距离。

·润滑油的粘度以及其随温度的变化。

知道这些数据，可以对下文中以时间为函数的测试曲线进行研究：

·拨叉的轴向力

·拨叉的轴向位移

·已同步部分的角速度

·未同步部分的角速度

根据给定的参数和测试曲线，可以对其进行研究仿真且验证仿真的结果。

而对于测试变速箱(第二个层次)，除了上面提到过参数的还需要以下参数：

·变速箱内部从入口到用换档拨叉链接部分中做轴向移动的零件的质量

·变速箱外部从换档手柄到链接部分的入口的做轴向移动的零件的质量

·每个转动的齿轮的浸油深度

·变速箱的结构：档位数量，同步器在轴上的安装位置，轴的数量和相关轴的

角速度。

可以对以时间为函数的测试曲线进行以下研究：

·换档手柄的轴向力

·换档手柄的位移

·变速箱输入轴的角速度

·变速箱输出轴的角速度

这些参数可以用来研究换挡机构和同步器已同步部分以及未同步部分的动力

学特性进行研究。从这可以推出相关系统中的刚度和阻尼。

3．2．3在同步器测试平台BFS上进行测试

①同步器测试平台BFS的描述
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第一层次的测试是在Federal Mogul Sintered Products公司生产的同步器测试

平台(BFS)上进行的。该测试平台能在给定同步惯量的情况下对同步器加减速的

特性进行测试，运动系统图如图3．16所示。

输入转速 偶联力矩限制器 平台惯量 制动 驱动电机

图3．16测试平台

Fig．3．16 The diagram ofthe test bench

同步器位于图的左下角部分，其可以离开空档位置的同步轮毂与左边或右边

的齿轮啮合。左边的齿轮与平台框架固定在一起。同步器结合套自由旋转，惯量

被固定在末端。而右边的齿轮由电动马达通过V带驱动。换档拨叉与直线电动机

固定在一起操作结合套的移动。换档的速度可以设置在1到100mm．S～．同步器采

用油液搅动润滑，油液可以根据测试的条件加热或冷却。

一个重要的现象是齿轮2轴和轮毂轴之间的扰动力矩Mh护这个力矩只跟测

试平台的温度有关系，加上在测试平台上的损失力矩总共为3．18 N．m，这取决于

要同步的啮合齿轮的角速度。

测试如下：首先，挂上二档。然后打开引擎且驱动第二个啮合齿轮。因为第

一个齿轮直接与框架连接，换挡时，第二个啮合齿轮的角速度正好是同步器锥面

的相对速度。假如达到期望的角速度，命令发出给换档拨叉，换档不停的以1．2．1．2

或2．1．2．1进行，直到设置的换档周期结束。

测试如下：首先，挂上二档。然后打开引擎且驱动第二个啮合齿轮。因为第

一个齿轮直接与框架连接，换挡时，第二个啮合齿轮的角速度正好是同步器锥面

的相对速度。假如达到期望的角速度，命令发出给换档拨叉，换档不停的以1．2—1．2

或2．1．2．1进行，直到设置的换档周期结束。

在测试中，与变速箱换档有本质区别的是，假如在测试平台上提到的1．2档的

换档，这表示相关的同步惯量的加速，同样，2．1档的换档，表示同步惯量的减速。
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相反，在真实的换档情况下，同步惯量在升档时减速在降档时加速。在后文的曲

线中，有标明测试平台上的1．2档换档和2．1档换档。

②在测试平台(BFS)上的测试步骤

平台是在空调室里进行以控制大气温度变化。数据的获取是在PC上进行的，

其能同步确保平台的导引。

测试的参数是：

·驱动马达的转速

·被动齿轮的转速

·拨叉的位移

·作用在移动拨叉上的力

·施加在固定装置(或齿轮)上的制动力矩。

测试的草案如下：在把同步器安装在测试平台上后，寻找换档拨叉轴向位移

上的特征点进行标定。在测试刚开始后，首先驱动从动轮，使其快速达到与同步

器成比例的速度。然后移动换档拨叉使得结合套以96mm·S。1的不变的速度移动。

换档拨叉一直向前移动直到测试的轴向力达到100N为止。然后，改变控制法则，

用轴向力的调整代替轴向速度的控制，使得轴向力以2000N·S-1增加。考虑到平台

的惯性，控制法则的改变需要20ms．然后作用在结合套的轴向力在结合套向前移动

时增加到一个较大的值，且保持在那里直到同步过程结束。

那个时候锥面间的由于摩擦力矩产生的摩擦阻力几乎为零，然后换档拨叉推

动结合套继续向前移动。当轴向力降低到一个给定值时，比如最大值的60％，再

一次改变换档法则。重新启用最原始的控制法则，在换档过程中以相同的轴向速

度保持不变。控制法则中设置了之前提到的另一个点的轴向速度，且在移动零件

的惯量的影响下结合套最终停在啮合齿轮的一侧。这些步骤在图3．17中能够清楚

的看出来。

3．2．4实验结果

①双相冲击出现的迹象(信号)

通过定义双相冲击可能出现的一些标志性现象，理解测试曲线并且将之与文

献中的结果做对比。可以根据同步最后阶段的出现的一些迹象(信号)预判冲击。

1)在平台上结合套开始转动的方向

假如结合套离开P1位置的转速与啮合齿轮转速大小相等，方向相反，那将没

有双相冲击(如图3．17所示)。假如开始转动的方向相同，双相冲击将会出现(如

图3．18所示)。观察结果证实了相关文献中，认为同步开始阶段对双相冲击的产生

有影响【1'251的这一论述。
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哿圻 哿七彳
图3．17出现双相冲击的转动情况

Fig．3．1 7 Case of startup without double bump

2)力的上升

力矩转速
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图3．18不会出现双相冲击的转动情况

Fig．3．1 8 Case of startup with double bump
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图3．19出现双相冲击的力的上升情况

Fig．3．1 9 Rise of force in case of significant double bump
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图3．20出现双相冲击的轴向力振动情况

Fig．3．20 Oscillations of the axial force constant case with the double hump

力的爬升阶段短而迅敏的。首先，当测试的轴向力达到100N时，测试平台的

控制法则发生变化，这大约持续30ms．然后力的爬升速度近视设置为2000N·s～．

所以有一个拐点出现在曲线上升时。当轴向力达到最大值时可以确定斜率的变化。

假如变化较小，很难注意到，将不会出现双相冲击。相反，假如变化显著，将会
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出现双相冲击(如图3．19所示)。拐点的确切的位置很难确定，因为它一方面由油

膜破裂和沟槽排出油液的现象决定，另一方面是由法则快速变化的时间决定。

3)不变轴向力下的冲击的数量和位置

对冲击数量的确定的一个可能的解释如下：认为F为常数时的振动和内部激

励振动叠加，而当F达到最大时，振动加大。假如角频率以及该阶段经历的时间

不变，冲击的数目将与最大力的有效作用时间成正比。所以假如最大的轴向力出

现的较晚，将会出现双相冲击。

第一个冲击的位置的改变可以很好的在图3．20中看出来。假如第一个冲击出

现在法则变换的初始阶段，将不会出现双相冲击。假如出现的晚一些，将很可能

产生双相冲击。简而言之，对这三个现象的研究是重要的，它能预知双相冲击的

出现，而如果进一步调整换档机构的命令甚至可以作出更好的预知。

②影响双相冲击的因素

表3．1青铜环的均值轴向力与峰值力的关系

堕!皇i：!墼!堑塑堂皇!趔里坚塑垒坐P皇坐塑垒!箜!堂g
青铜环 1 2 3

表3．2烧结环的均值轴向力与峰值力的关系

旦垒!璺!：呈垦皇!堑Q望!塾尘Q!堡垒!里坠垫鱼鱼皇P曼坐鱼!!熊曼堡垒堂g

烧结环 1 2 3

从测试曲线可以看出以下现象：峰值力的大小随着均值轴向力的大小而变化。

而均值轴向力是平台命令和同步器相互作用的结果。对于青铜环，峰值随着作用

力的增加而增加(如表3．1所示)。而对于烧结环，峰值随着作用力的增加而减小

(如表3．2所示)。这可能是锥角误差(或锥角大小的不同)的影响，烧结同步环

的锥角误差要大于青铜同步环。另一个有趣的现象是峰上限的存在，低于这个值

的时候拨叉的轴向速度不改变。我们假设拨叉执行系统的弹性储存了转动同步环

的能量。假如峰值存在，但不低于上限值，传递不会停止(如图3．21，3．22所示)。

平台(BFS)的上限值设置在250N左右，所以换档会比那些大的上限值更舒服。
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图3．21峰值较小：没有轴向停止

Fig．3．2 1 Peak limit：110 axial stop

轴向力位移
IN]陋l

图3．22峰值太大：轴向停止

Fig．3．22 Large Peak：axial stop
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③两次同步

根据BFS测试平台的测试曲线和文献中的测试曲线，观察到两个角速度的同

步点(如图3．23和图3．24所示)。第一次同步出现在同步自身阶段最后时刻，结

合套、同步环、和啮合齿轮有相同的瞬时角速度。同步只持续了很短的时间，因

为拨叉和结合套的瞬间移动，使得系统马上进入到拨转阶段。假设在同步的最后

阶段，同步环粘滞在啮合齿轮上，那么在拨转阶段同步环与啮合齿轮的角速度相

同而与结合套的不同。当结合套的锁止齿斜面离开同步环的锁止齿斜面(同步环

拨转结束)，且结合套花键锁住同步环锁止齿时，出现另一个同步。同步环、结合

套与啮合齿轮的角速度再一次相同。在结合套与啮合齿轮的锁止齿斜面相遇时，

可能会发生第二个拨转，这取决于同步瞬间结合套与啮合齿轮锁止齿的相对位置。
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二次拨转时，同步环与结合套的角速度始终相同，而与啮合齿轮的角速度将会不

同。在二次拨转结束时，达到最后的同步。随后对传动系统的测试应该更能确信

这个观察结果，证实现象的存在。

④啮合齿和锁止齿相对位置随机现象的影响

根据测试曲线，发现有两种方式穿过啮合齿轮的锁止齿(如图3．28和图3．29

所示)，结合套首先推动同步环且突然碰到啮合齿轮锁止齿。在这种情况下，结合

套推动啮合齿轮移动。回忆到紧随着同步现象之后同步环粘滞在啮合齿轮锥面上，

然后回忆到同步环与啮合齿轮唯一的接触力是摩擦力，我们不能预知同步时啮合

齿轮和同步环的锁止齿的位置。所以在在同步最后时刻整合好同步环与啮合齿轮

锁止齿的相对位置。图3．23和3．24很相似。在图3．23中，结合套突然碰撞到啮合

齿轮的前侧。这种情况下，拨转方向与啮合齿轮转动的方向相反，啮合齿轮减速。

在图3．24中，结合套突然碰撞到啮合齿轮的后侧，测试啮合齿轮的转向与拨转方

向相同，啮合齿轮加速。这个现象在测试结果中清晰可见。

结合套 畸合齿轮

图3．23前侧接触

Fig．3．23 Contact on front side

图3．24后侧接触

Fig．3．24 Contact on back side

由这如果发生在两侧的碰撞连接数目相等，则可以推断出啮合齿轮的前后两

侧的锁止角相等。

3．3本章小结

本章提出了数值仿真的计算模型和算法，将各模块按照各换档阶段的时间顺

序整合进了仿真软件中。并运用合适的测试平台，排除平台干扰力矩的影响获得

了测试曲线，同时也根据测试结果，对同步器的测试操作做出假设，得到了合理

的控制方法。并将测试数据与仿真结果进行了对比验证，且根据测试的信号，对

换档操作过程的相关现象的出现作出了预判，突出了同步器动态特性的重要性。
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4双相冲击和粘滞滑行现象

4．1双相冲击的问题

同步阶段以后，结合套继续前移应该不会受到大的阻力，轴向力本应该较小。

但在实际的换档操作以及测试曲线中，却能感受或观察到在同步阶段以后较大的

峰值力的出现，把这个较大的峰值力称为双相冲击。双相冲击是个随机的现象，

我们不能预知换档时双相冲击出现的峰值力的大小。

在本节中，假设出现双相冲击，且认为其是由众多的内部因素共同作用的结

果。因为各个初始因素会随着同步器的寿命以及瞬态的操作条件而变化，很难根

据冲击力的大小确定它们的重要性。所以，本节通过与测试曲线进行比较，逐一

确定这些因素及其对双相冲击的影响，然后将它们组合起来以模拟得到一个真实

可信的双相冲击模型。

4．1．1基本现象：受热膨胀

锥面上的摩擦力矩同步啮合齿轮时，摩擦消耗动能转化为热量，锥面发热。

根据同步环和啮合齿轮的导热性以及相对转动的方向[”】，确定它们的吸热分配。

因为啮合齿轮的质量是同步环的几十倍，所以认为温升对啮合齿轮锥面半径的影

响是可以忽略的。反之，同步环的受热膨胀较为明显。同步结束后，锥面停止发

热，同步环在啮合齿轮上保持不动(没有相对转动)。由于啮合齿轮整体温度较低，

热量从同步环传递到啮合齿轮。所以同步环有一定程度的收缩，卡滞在啮合齿轮

锥面上，这是在形成双相冲击时发生的第一个现象【27】。发热表面热量计算的仿真

值如图4．1到图4．4所示。
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图4．1烧结环锥面温升(℃)

Fig．4．1 Heating on the tapered surface of sintered ring(o C)
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4．1．2锥角误差△0【的影响

啮合齿轮锥面与同步环锥面总会出现几分大小的锥角误差。考虑到零部件的

刚度，在较大的轴向力的作用下，同步环将会发生变形，其锥角将与啮合齿轮锥

面相等。同时考虑发热变形的影响，同步环在啮合齿轮锥面的卡滞现象将会更加

严重。尽管如此，这可以分为两种情况：

①同步环锥角比啮合齿轮大，正锥角误差。在同步过程中，可以认为同步环

锥面的压强相等，所以这是一种有利的情况(如图4．5和图4．6所示)[28l；

环
位置

4仅>0

合齿轮
体部分

图4．5正锥角误差的示意图[28]
Fig．4．7 The diagram of positive taper angle error Aa[28】

②同步环锥角比啮合齿轮小，负锥角误差(出现较大的尖端)。这一方面使

得啮合齿轮锥面的压强的分布更加不均匀，另一方面，需要作用更大的轴向力才

能将同步环压在啮合齿轮上。
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考虑锥角误差的绝对值，对烧结环和青铜环进行仿真，得到了它们的双相冲

击值(如表4．1到表4．3所示)。仿真认为锥角误差的绝对值与冲击的大小成比例。

另外，测试平台干扰力矩也与冲击大小成比例(M二曲，毋>M胁曲，B)。由此可以得

出：在手动换档的条件下，减小同步环锥面与啮合齿轮锥面的锥角误差是有利的。

表4．1同步变速箱在同步测试平台上的测试值【30】

Table 4．1 Measured values of sync box on BFS【30】

锥角误差Aa 新的同步环(。) 受磨损的同步环(。)

P2 —0．16 317 —0．14 297

4．1．3静动摩擦系数差别的影响

第三个现象是静摩擦系数和动摩擦系数的不同。显然，使一个物体运动起来

要比让这个物体保持运动克服的摩擦力要大。在同步阶段，由于同步环与啮合齿

轮的相对转动，计算动摩擦系数。而在双相冲击阶段，由于同步环与啮合齿轮在

一开始时就粘滞在一起，所以计算静摩擦系数。

4．1．4 BFS损失的影响

在测试平台上的损失也有影响，因为其影响了双相冲击阶段的轴向力。在仿

真中P2一P1换档要比Pl—P2换档的双相冲击力小(如图4．7所示)。原因如下：在

BFS上，双相冲击力比最大的轴向力大得多，要与一档齿轮P1啮合，必须关掉驱

动电机。而干扰力矩随着驱动电机的关闭而消失。
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■1>1--,p2 口P2—口1

F网
图4．7烧结环的双相冲击频率

Fig．4．7 Frequency of the double bumps、)l，ith sintcred ring

4．1．5材料的影响

仿真结果显示：摩擦锥面尺寸理想的情况下，烧结环比青铜环的膨胀小，所

以双相冲击也更小(如表4．4所示)。所以在理想的锥面结合尺寸的情况下，烧结

环要比青铜环好，因为发热膨胀带来的冲击更小。

表4．4 J}I变速箱在同步测试平台上的同步仿真值

Table 4．4 Simulation of the synchronizer of the JH box on BFS

垫塑 旦垄堑塑型堕塞鲨圭垄叠!坚!墨墼垫量!!!塑茎!!!
P1一P2 青铜环 180 8．2 0．453

P1一P2 烧结环 160 5．4 0．291

P2一P1 青铜环 292 170 6．143

P2一P1 烧结环 66 177 7．501

4．1．6钼层的影响

钼和刚的弹性模量相同，但比青铜的导热性好。对其性能应用如下：

·在青铜环锥面上涂上薄层的钼，可以减小同步环的磨损；

·在同步环或啮合齿轮的任何一个锥面上涂上钼层，有利于将热量传到油液

中，使得热量分布更均衡。(仿真没有考虑这个现象)

4．1．7花键齿斜面角的影响

在一些同步器上，齿轮啮合齿斜面角比同步环锁止齿斜面角小。在这种情况

下，结合套花键端部斜面的边缘在锁止齿斜面滑动。啮合齿斜面较小的斜面角可

以减小将同步环与啮合齿轮分离的推力。所以一定程度上减小了双相冲击。
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表4．5齿斜面角度的影响，JH变速箱在同步测试平台上

!生!皇!：!垫堂塑堡Q!尘塑塑塑出里!塑里!型!：堕坠Q茎婴墅

壁查垄鱼!型! 垒!塑三堑三!!： 垒逝三!!：：篮!三丝：
青铜环 180 154

烧结环 160 1：37

4．2对双相冲击爬升的研究

要对啮合齿轮的拨转阶段进行优化操作，有必要对双相冲击的爬升阶段进行

研究。事实上，假如啮合齿轮拨转受到96mm．S一的最大的轴向速度的冲击，则对

同步器的操作将会产生几千牛顿的拨转力。因此，假如能够在啮合齿轮拨转阶段

开始前减小结合套的轴向速度，轴向力将变得较为合适。

如前所述在同步阶段结束时，结合套的轴向速度为零，且结合套和啮合齿轮

的角速度相等，锁止通道打开。在轴向力的作用下，结合套以不变的加速度轴向

向前移动，在与同步环拨转啮合的过程中，结合套的轴向速度达到最大值。然后

是自由滑移阶段，在这个阶段轴向速度不变，因为唯一需要克服的阻力比较小，

来自的轴承和飞溅损失力矩。下一个阶段：双相冲击的爬升阶段，当结合套与啮

合齿轮啮合斜面接触且在斜面间形成油膜时开始。

原则上，结合套的轴向速度在以上提到的每一个阶段都可能减小。考虑到结

合套轴向向前移动的阻力，双相冲击爬升阶段斜面间的接触力是最重要的。而如

果接触力大小合适的话，结合套将会在双相冲击的爬升阶段停止下来，如测试平

台BFS测试图所示。但在测试平台上，只有超过240N的轴向力才能换低档。尽

管如此，仿真软件需要对啮合齿轮的拨转施加一个减小了的轴向速度，而忽略冲

击开始时较小的轴向力。所以换档过程中换档机构的弹性起着非常重要的作用。

如2．5．4部分描述，轴向力的动力成分由加速度的符号确定。假如取正号，则

意味着需要作用更大的力以防止结合套轴向速度的减小，这不符合我们的意图。

确切的讲，我们希望尽快的减小轴向速度。所以取负号，在这种情况下，我们不

管结合套的减速，反而减速度动平衡力的减小是有利的，因为其能减小手动换档

的轴向力。当轴向速度降低到预先选定的值，为了防止继续减速，而施加较大的

轴向力(如图4．8所示)。

通过对分离同步环所需要的轴向分力的仿真等式的研究，发现施加的轴向力

的数值仿真会出现负值的情况。这种情况只有结合套做轴向减速度运动时才会出

现。认为不需要额外施加手动力，来实现拨转多需要的法向力。在刚要达到啮合

速度时，假如换挡杆推手的话司机将能感觉到这个情况。
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图4．8分离同步环所需要的轴向分力a)和实际施加的轴向力b)
Fig．4．8 Study for the component of axial necessary for diversion a)and axial force to perform b)

通过对仿真结果的研究，提出修正的控制法则(如图4．9所示)。这也是仿真

中现在所使用的法则。

静态下拨叉
的轴向速度

换档阶段

静态下作用于
拨叉的轴向力

同

图4．9换档各阶段的修正控制法则

Fig．4．9 The modified control of operating phases

4．3对啮合齿轮拨转运动的研究

啮合齿轮拨转阶段发生于双相冲击爬升阶段之后，在这个阶段中，结合套以

一个减小的较小的轴向速度向前移动，啮合齿轮相对结合套转动了伊。的角度。拨

转阶段的进行参考如下的等式：

W=M·‰=oR·‰·％ (4．1)

式中 吼——啮合齿轮及其相连接部分等效到啮合齿轮的等效转动惯量；

s。——角加速度；

9。——拨动角。

这里，矿。是常数，取决于同步阶段最后时刻结合套与齿轮啮合齿的相对位置，这

个相对位置由变量善的函数给定，善具有一个从0到1的随机值(如图4．10和图

4．11所示)。
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图4．10善为0．5的极限情况

Fig．4．10 The limit case of考equals 0．5

图4．11善为0和1的极限情况

Fig．4．1 1 The limit case of善equals 0 and 1

如2．5．5节所描述，拨转所需要的额外的轴向力的表达式为：兄-(警±等]。可f3+t面ariff ㈤2，

等式中，铱、r2、∥和Z是常量，轴向力只取决于轴向速度％和拨动角‰．轴向

速度是一个可控变量，可以进行设定，而拨动角不可控制。轴向力随着轴向速度

的增加或者拨动角的减小而增大。

损失力矩的符号由结合套与锁止齿接触的斜面决定。假如结合套与啮合齿前

斜面接触({<O．5)，损失力矩将帮助结合套使啮合齿轮转速放慢。需要的轴向力

相对较小，损失力矩的取负号。假如结合套与啮合齿后斜面接触(孝>0．5)，损失

力矩将阻碍结合套对啮合齿轮的加速。需要的轴向力相对较大，损失力矩取正号。

加速或减速的情况在测试图上可以清楚的看出来(如图4．12和图4．13所示)。

瞽啮台齿轮转速h叫啮台啮_陀转j匪：]瓣
结合奏转速

结合套 暗合齿轮

结合套转速

图4．12前后侧接触情况的测试和示意图

Fig．4．12 Measurements and interpretation for contacts on the frontside and backside
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a)前侧接触：毒=0．4<0,5 b)后侧接触：考=0．6>0．5

图4．13前后接触情况下啮合齿轮仿真角速度的变化

Fig．4．1 3 Simulated variations of the angular velocity of the wheel

三【．】

图4．14拨转啮合齿轮所需要的轴向力随善的变化

Fig．4．14 Variation of the axial force necessary to turning the wheel according to芎

轴向力随着毛的变化情况如图4．14所示。曲线在毒=0．5时断开，在这点处轴

向力从最大值降为零。而在孝=0和孝=l处，轴向力从最小值飙升到无穷大(图中

未给出)。从图中可以看到4条数值仿真曲线，两条是在测试平台上(BFS)上的

升降换档，另两条是在Renault JH变速箱中升降换档。

注意到同一个模型中的升降换档的曲线关于中间垂线的对称性。这是因为：

假如孝<0．5，结合套与齿轮啮合齿前侧斜面接触，拨转运动将使得啮合齿轮减速。

假如孝>O．5，结合套与齿轮啮合齿后侧斜面接触，拨转运动将使得啮合齿轮加速。

由此如果不考虑其他因素的影响，曲线将是完全对称的。但是轴承和飞溅损失力

矩总是与啮合齿轮以及旋转轴的转向相反。这会扭曲升降挡的曲线，而使曲线变

得不太对称。

这些曲线还表明，即使是在完美的控制法则下，如果考虑随机因子的影响，

所需要的拨转力也可以从ON到1000N变化。

在测试中双相冲击爬升阶段和啮合齿轮的拨转阶段很难区分出来，所以将这
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两个阶段合并在一起统称为“双相冲击”。这里充分认识到该冲击的随机性，将其

分成两个部分，且对每个部分产生的缘由进行了详细的研究。为解释所观察到的

随机的冲击现象的特性和大小提供了一个理论平台。

4．4粘滞滑行对内部激励的影响

在测试仿真中，同步输入的命令是线性的，但输出的测试信号却包含多种不

同频率的振动。由此，认为在同步器的换档操作中存在较强的内部激振。这些振

动的原因是多重的。可能是由零件的偏心距、制造误差或粘滞滑行，甚至是一些

零件(如同步环)的固定参考缺失等造成的。下面只对粘滞滑行进行研究，因为

粘滞滑行是内部激振的决定性因素。

将整个的换档过程分解为八个阶段：

·初始的自由滑行阶段

·同步的起始阶段

·同步阶段

·同步环的拨转阶段

·自由滑行阶段

·双相冲击的爬升阶段

·啮合齿轮的拨转阶段

·最后的自由滑行阶段

正如前面章节所描述的一样，粘滞滑行在确定的法向力和粘滑速度条件下发

生。主要在同步器的两个区域发生，分别是结合套的花键和圆锥表面间口91。对于

粘滞滑转，速度是沿着锥面滑转的周向方向，而力是垂直锥面的。对于结合套花

键上的粘滞滑移，速度的方向是轴向的，由损失力矩和斜面间产生的反作用力的

切向分力与轴向垂直(如图4．15所示)。所以粘滞滑行的速度和作用力是相互垂

直的。

N

图4．15花键间的切向力以及力的平衡图

Fig．4．1 5 Tangential force Oil the splines and balance of forces

接下来，对数值仿真的现象进行研究。仿真以施加在结合套上的轴向速度和

80
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轴向力作为控制命令，控制命令的顺序如图4．16所示。由仿真可知，粘滞滑行不

会在自由滑行阶段出现，所以，对粘滞滑行的研究将在剩下的五个阶段中进行。

静态下拨叉
的轴向速度

换档阶段

静态下作用于
拨叉的轴向力

问

图4．16换档各阶段的修正控制法则
Fig．4．16 The modified control of operating phases

4．4．1同步起始阶段

在同步起始阶段出现流体动力摩擦，结合套由于锁止齿的锁止而停止。锥面

间的滑转速度较大，只发生微小的同步。在这种条件下，只在花键上发生滑移，

考虑到这个阶段经历的时间较短，粘滞滑移的动态力幅值非常小，大约为O．1 N．
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图4．17粘滞滑移与静态力叠加后的动态力

Fig．4．17 Dynamic force after the stick-slip superimposed On the static
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图4．18粘滞滑移的相对位移
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Fig．4．1 8 Relative displacement due to stick-slip

图4．19粘滞滑移的相对速度

Fig．4．19 Relative velocity due to stick-slip

4．4．2同步阶段

在同步阶段，结合套的轴向速度可以忽略。开始时轴向力增加，然后保持不

变。尽管如此，在锥面间的滑转速度慢慢减小，同步结束时，相对滑转速度消失。

所以粘滞滑行不会出现在结合套的花键上，反之，会在圆锥表面之间出现。

模型中，啮合齿轮的角速度根据指数规律变化，所以当啮合齿轮到达同步点

时，其角加速度在增加。加速度也可以从测试平台(BFS)上的测试曲线中看出。

粘滞滑转出现在一个特定的速度下，且这时角加速度非常大，用于形成振动的时
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间很少。事实上，在即将同步时锥面之间出现小的滑振。角速度振动的幅值非常

小，但幅值在增加(如图4．22所示)。啮合齿轮的动态角速度变化如图4．20所示。
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图4．20啮合齿轮转速的变化

Fig．4．20 Variation of the angular velocity of the wheel

图4．21粘滞滑转的相对位移

Fig．4．21 Relative displacement due tO stick-slip

图4．22粘滞滑转的相对速度

Fig．4．22 Relative velocity due to stick—slip

也可以认为角速度的变化很平顺，所以，可以获得更多的时间来形成粘滞滑

转。而当混合摩擦阶段的摩擦系数的控制法则发生变化时，角速度也可能会剧烈

变化。现在的法则认为摩擦系数随着Stribeck指数而线性变化(如图4．23a所示)，

也可以假定是做正弦变化(如图4．23b所示)或对数变化(如图4．23c所示)。
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sl st s sl st S

l' bl

st st s

cl

图4．23摩擦系数的控制法则

Fig．4．23 The law of variation of friction coefficient

这样，啮合齿轮的角加速度相对较低，会出现滑动或振动(如图4．25所示)。

图4．24到图4．26呈现了这种情况。使用摩擦系数的变化法则，在接触区域刚度

较小的情况下进行仿真，将会出现粘滞滑行的角速度。

0m
Om
OⅢ

一0p∞
气0

o勺肿2

．0M
_0加6

．0加e

图4．24啮合齿轮转速的变化

Fig．4．24 Variation of the angular velocity of the wheel

图4．25粘滞滑转的相对位移

Fig．4．25 Relative displacement due to stick-slip

叫5哺。脚哪。舾。W稚】唧。雕嘴。触1
图4．26粘滞滑转的相对速度

Fig．4．26 Relative velocity due to stick-slip

但在图4．24到图4．26的情况中，啮合齿轮的角速度变化是不均匀的，在到

达理论上的同步时刻之前已经几次达到同步的角速度。所以，花键与锁止齿会在
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不相等的角速度下啮合，可能会发出爆裂声。另一种可能是结合套没有立刻停下

来，而是在锁止斜面慢慢振荡(如图4．24所示)。最后，在同步时刻之前或者之

后与啮合齿轮啮合。如果是在同步时刻之前，这在理论的情况下换档将会更快，

会产生新的爆裂声。所以，多阶段滑动的出现是爆裂声形成的另一种方式。

4．4．3同步环拨转阶段

035 o。 o∞5

。。B}箭目
o。 o” 05

图4．27粘滞滑移与静态力叠加后的动态力

Fig．4．27 Dynamic force after the stick-slip superimposed on the static

当拨转同步环时，结合套在锁止斜面滑动，加速至最大速度。尽管如此，轴

向力迅速减小。因为同步环粘滞在啮合齿轮的锥面上，相对速度为零，所以只在

结合套的花键侧面出现粘滞滑行。而由于这一阶段持续的时间很短，发生粘滞滑

行的轴向力和轴向速度很快就消失了，所以动态力的幅值非常小。
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4．4．4双相冲击爬升阶段
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图4．29粘滞滑移的相对速度

Fig．4．29 Relative velocity due to stick-slip
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图4．30粘滞滑移与静态力叠加后的动态力

Fig．4．30 Dynamic force after the stick-slip superimposed on the static

结合套以不变的速度来到双相冲击爬升阶段，且在这个阶段，结合套的速度

由于拨叉的作用而保持不变。当结合套端斜面与啮合齿斜面接触时，轴向力迅速

爬升。尽管如此，同步环卡滞在啮合齿轮上，锥面间的相对速度为零。所以，粘

滞滑行只会在花键侧面出现。由于轴向爬升力的急剧上升只发生在几毫秒之内，

这导致粘滑振动的出现。
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图4．31粘滞滑移的相对位移

Fig．4．3 1 Relative displacement due to stick-slip

图4．32粘滞滑移的相对速度

Fig．4．32 Relative velocity due to stick·slip

4．4．5啮合齿轮拨转阶段

双相冲击爬升阶段结束时，结合套将同步环与啮合齿轮分离开。但是因为几

乎没有轴向力将两个锥面推到一起，两锥面只是互相挨着，所以在锥面间没有粘

滞滑行。但在结合套的花键侧面却有较大的切向力，所以在花键侧面会出现粘滞

滑行。粘滞滑行与拨转阶段的时间一样长。而拨转阶段的时间取决于结合套花键

与啮合齿的相对位置。事实上，这不能被预知。在仿真中，花键与锁止齿的相对

位置由因子{给定。当{=0．5时，结合套从啮合齿中间穿过，与齿轮啮合没有冲击。

而孝=0或善=1时，啮合齿斜面的边缘与花键端斜面的边缘接触，这会发生冲击，

而这种啮合的方式在理论是不可能的。

拨转啮合齿轮时，相对位置对角速度变化的影响如图4．33和图4．34所示，对

粘滞滑行的影响如图4．35到图4．39所示：粘性滑振的周期数与I毒一o．5I成比例。

轴向的动态力仍然较小，只有几牛吨。
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Fig．4．33 Dynamic force after the stick-slip superimposed on the static
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图4．34粘滞滑移与静态力叠加后的动态力

Fig．4．34 Dynamic force after the stick-slip superimposed Oil the smile
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图4．35粘滞滑移与静态力叠加后的动态力

Fig．4．35 Dynamic force after the stick—slip superimposed on the static
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图4．36粘滞滑移的相对位移

Fig．4．36 Relative displacement due to stick-slip

图4．37粘滞滑移的相对速度
Fig．4．37 Relative velocity due to stick-slip
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图4．38粘滞滑移的相对位移

Fig．4．38 Relative displacement due to stick-slip

图4．39粘滞滑移的相对速度

Fig．4．39 Relative velocity due to stick-slip

4．4．6对粘滞滑行的概括

在同步器换档过程的八个阶段中，有五个出现粘滞滑行对同步器及相关零部件

的激振。认为换档导致了同步器的内部激振，虽然力的振动幅度比较小，但它们

是相关动力学系统(换档机构、已同步部分和未同步部分)振动的一种原因：如

果力的振动频率和这三个系统的频率正好相同，将会形成共振，造成换档的扰动。

对换档同步阶段结束时的锁止性具有决定性影响

4．6本章小结

本章利用仿真软件，对换档过程中的双相冲击现象以及粘滞滑行现象进行了

着重研究。

首先，充分认识到了双相冲击的随机性，解释了该现象产生的机理：在测试

中啮合齿轮拨转阶段紧接着双相冲击爬升阶段发生，且发生的时间都非常短暂，

很难区分出来，因此，将这两个阶段合并在一起统称为“双相冲击”。

讨论了各相关因素：发热膨胀、锥角误差、静动摩擦系数的差别、花键齿斜

面角以及随机系数等对双相冲击的影响。得到了诸如锥角误差的绝对值与冲击的

大小成比例；摩擦锥面尺寸理想的情况下，烧结环比青铜环的膨胀小，双相冲击

也更小；齿轮啮合齿斜面角比同步环锁止齿斜面角小时，可以减小将同步环与啮

合齿轮分离的推力，在一定程度上减小了双相冲击等结论。

然后还对粘滞滑行现象进行了研究，确定了粘滞滑行发生的位置与方式：在

结合套花键上和同步摩擦锥面上，分别发生轴向的粘滞滑移和切向的粘滞滑转。

而根据换档速度和换档力的变化情况，认识到粘滞滑行只发生在除去自由滑行阶

段的其他五个阶段。且利用仿真软件对这五个阶段粘滞滑行的位移、滑行速度以

及振幅等进行了仿真分析，获得了作为内部激振主因的粘滞滑行对换档同步阶段

结束时的锁止性具有决定性影响的结论。
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5．1引言

同步时间的长短、换档冲击力的大小，换挡的柔顺性，直接体现了变速器的性能

好与坏。所以，为使同步器具有更为优良的换档性能，众多研究者对同步器的优

化设计研究从未停止，也取得了较为丰富的成果。

例如，对同步器以及变速器齿轮进行更为合理的位置安排，降低被同步端等

效转动惯量，获得优化的齿轴布置形式【43】；由于结构尺寸方面的限制，设计出双

锥和多锥同步器，其通过增加同步摩擦锥面，以使得摩擦锥面的平均半径得以迭

加，从而较大幅度地提高摩擦力矩【5，9】；寻找出更为合适的锥体表面材料，如有机

摩擦衬片，钼层衬片等，既增大了锥面间的摩擦系数，使得摩擦效果提高，但又

不至于产生太大的热量【2-3】；还有以各个性能参数作为设计变量，以换档力或换档

时间作为目标函数，对同步器进行综合的参数选取【44，45】；以及对同步器零部件进

行三维建模，利用分析软件对其进行应力或谐响应分析，进行尺寸或结构的改进m】

等等

而本章在充分研究了同步器换档性能及各现象的基础上，为提高同步器的设

计制造水平，将首先给出几种建议，同时利用同步仿真软件，对同步环锥面沟槽

数量进行优化设计分析。还将给出花键齿斜面角的优化设计建议，最后创新性地

提出一种基于轻盈换档的优化的设计思想和结构。其通过设置同步辅助力产生机

构，在角速度同步阶段之前提前降低同步两端的转速差，使得换档轻盈平顺。

5．2设计制造建议

通过对同步器双相冲击现象以及粘滞滑动现象的研究，为提高手动变速箱同步

器的设计制造水平，给出以下建议：

①应该减小同步环锥面与啮合齿轮锥面的锥角误差。因为要使加工出的同步

环与啮合齿轮在锥面上完全吻合太难，所以如果不能达到的话，至少应该尽量使

得同步环锥面锥角比啮合齿轮稍大。这样能使摩擦锥面的压强更为平均，减小同

步环的磨损，相比Aa<O更为有利。

②同步环的构造刚度必须足够大。使用膨胀系数较小的材料来实现大的构造

刚度更好。这能减小同步环的应力变形以及热膨胀变形，进一步减小同步阶段结

束时同步环卡滞在啮合齿轮锥面的概率。

③有必要减小结合套与同步轮毂花键间的摩擦。这将减小切向的粘滞滑动对

换档机构激振的可能性。
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④有必要控制啮合齿轮和同步环锥面间的摩擦力的变化。这有助于控制切向

的粘性滑转，以进一步控制同步阶段结束以及同步环拨转阶段开始的时刻。

5．3同步环锥面沟槽数量的优化

在相关文献中认识到应用锥面沟槽的必要性[1,34．,35】已经很长时间了，沟槽能在

同步阶段阻止油膜的形成，且有助于快速排除油液。到目前为止还不太清楚的是

沟槽的最有力的位置和所需要的数量。沟槽在锥面的位置既可以是周向也可以是

径向分布。就操作而言，不同的位置不存在大的差别【351。而所需要的沟槽的数目

也是讨论的焦点。

本文注意到沟槽在换档开始时的初始同步中的流体摩擦阶段(如图4．2所示)

起重要最要。对这沟槽数量问题进行了研究，利用软件对在不同的沟槽数量下换

档做出了数值仿真。沟槽数量可以从10到80变化，而其他参数保持不变。

仿真结果如图5．1a和5．1b．可以看出，10个沟槽的时候，轴向力急速上升，破

坏油膜需要较大的力。而在20个沟槽的时候，所需要的力相对较小，然后30个

沟槽的时候，轴向力变得很小。假如继续增大沟槽的数量，即使轴向力继续减小，

但是这已经相当脆落了(如图5．1a所示)。也展示了不同的沟槽数量对换档时间的

影响。当较少数量的沟槽时，轴向力急速上升，但是完成同步的时间更少，且完

成换档的所需要的时间也更短(如图5．1b所示)。

所以可以得出结论：不必要过分增大锥面沟槽的数量。软件仿真证实了文献中

锥面沟槽设置的必要性，且证明了过多的沟槽不能得到额外的帮助。
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图5．1b沟槽数量n变化的影响
Fig．5．1b Effect ofvarying the number ofgrooves rl

对同步环锥面沟槽的数量进行优化后，对于手动变速箱，优化数量下的沟槽能

以几牛顿的力破坏油膜。对于机器换档变速器，破环油膜需要的力稍微大些，这

取决于换档机构的尺寸。所以后者需要的沟槽数量要相对少些。

5．4花键齿斜面角的优化设计

当选择锁止角的时候，必须考虑变速箱换档功率损失的影响。在升档的过程

中，这个影响要与摩擦力矩结合起来，而降档时，则需要从摩擦力矩中减去。所

以，可以根据不同的情况选择不同的斜面角，比如凡<屈一，如图5．2所示。而
因为升降档时同步环的相对速度的方向不会改变，同步环总是使用同一侧用于升

档或降档，切向速度的方向总是指向屈一一侧。所以可以使用不对称的斜面角。

如图5．3所示，当法向力产生的切向分力相等的情况下，凡一侧比凡。。一侧
的轴向分力小。正好与换高档要比换低档轻松，需要的换档轴向力更小的情况相

符合，使得花键齿两侧的磨损更加平均，有利于提高同步器的使用寿命。

Di 0 D
Vtg

图5．2不对称的斜面角
Fig．5．2 Asymmetrical dihedral
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图5．2切向力不变情况下减小斜面角的情况

Fig．5．2 Decrease iIl the dihedral angle with an constant tangential force

另外，通过上一章花键齿斜面角对双相冲击的影响，认为啮合齿斜面较小的

斜面角可以减小将同步环与啮合齿轮分离的推力，在一定程度上减小了双相冲击。

所以，对于花键齿斜面角度(结合套花键齿端部斜面角k、同步环锁止齿斜
面角风。和齿轮啮合齿斜面角风慨。)，建议考虑如下的等式和不等式：

风heel．upside<风heeLdownside

风踟，llpside<屈姗e，doWmide

风hec帅side<屈姗e'upside

h∞Ldow∞ide<屈le“e，daw∞ide

风ng，upsidc=屈姗e，upside

风ng’dow珊ide=屈le吣do咄ide

所以考虑了零部件转动的方向和需要克服的扭矩损失。这需要把同步轮毂两边

的同步环锁止齿制造成具有不对称的锁止斜面。同时还要求齿轮啮合齿以及结合

套花键齿斜面的边缘处具有高的耐磨性，因为接触的部分是直线而不在是平面。

对结合套以及同步环的这些建议，减小了升降档的同步换档力的差别。而对啮合

齿轮的建议，减小了双相冲击力以及啮合齿轮拨转过程出现的不同步的转速。

5．5轻盈换档的同步器结构优化设计
提出了一种新的轻盈换档的设计思想，其通过对同步器进行结构优化，使得

在角速度同步初始阶段，产生同步辅助力。该同步辅助力能够分解为轴向力和周

向力，既能够使得同步环进一步压向啮合齿轮锥面产生摩擦力矩，又能拨动同步

环产生拨环力矩。从而有效增大该阶段啮合齿轮的角速度改变量，使得角速度同

步阶段同步两端角速度差Aro得到较大程度减小，从而降低同步阶段的换档力，实
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现轻盈换档。

图5．4原始的同步环和同步轮毂图

Fig．5．4 Diagram of the original snllctl】l-e synchronous ring and synchronous hub

图5．5第一种优化结构下的同步环和同步轮毂图

Fig．5．5 Diagram of the first optimal s仃ucture of synchronous ring and synchronous hub

图5．6第二种优化结构下的同步环和同步轮毂图

Fig．5．6 Diagram ofthe second optimal s乜．ucture of synchronous ring and synchronous hub
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这里提出的优化的同步器结构，是在同步器原结构基础上设置同步辅助力产

生机构，所谓同步辅助力产生机构，它包括同步轮毂的一个轮毂凹面部分以及同

步环的一个同步环凸面部分。如图5．4到图5．6所示，将同步环外表面滑块槽设计

成梯形凸面形状，并且将同步轮毂轮缘的滑块槽处设计成一个倒梯形的凹面部分，

其他同步器零部件结构以及安装位置保持不变。

其中根据5．2节中设计制造建议的第二点，从同步环的刚度方面考虑，图5．6

中同步环和同步轮毂的优化结构的设计方法比图5．5更合理一点。优化结构下同步

器各零部件周向展开示意图如图5．7所示。

图5．7优化结构下同步器各零部件周向展开示意图

Fig．5．7 Circumferential expanding schematic ofoptimize s廿uctIlre ofmain parts ofthe synchronizer

换档过程中，在角速度同步初始阶段，同步环与同步轮毂之间存在角速度差，

假设同步轮毂周向速度u大于同步环周向速度Ⅵ，则很快同步轮毂凹面部分与同

步环凸面部分相接触，此时凹凸面之间产生法向力R以及摩擦力E的作用，如图

5．8所示。同步轮毂对同步环产生自发的同步辅助力只，将其分解为轴向力只，和周

向力C．轴向力只。推动同步环向啮合齿轮锥面压紧，产生摩擦力矩。而周向力推动

同步环转动，产生拨环力矩。而正是由于同步环对啮合齿轮锥面的摩擦力矩的作

用，粘带转动啮合齿轮，使得在角速度同步阶段之前同步两端角速度差Aro减小。

另外同步轮毂与变速器轴通过花键配合，同步环对同步轮毂的反作用力由同

步轮毂轴向定位机构承担，不会传递到结合套上，故Aro的减小，并不会因此而使

得该阶段换档力增加。而在接下来的角速度同步阶段，结构优化前较大的换档轴

向力将由于Aro的提前减小而有效降低，使得换档轻盈平顺。

图5．8同步环与同步轮毂凹凸面接触示意图

Fig．5．8 Schematic ofconvex-concave contact ofsynchronous ring and synchronous hub
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图5．9 JH变速箱卜2档各阶段仿真对比分析图
Fig．5．9 Diagram of simulation comparative analysis for changmeng 1-2 ofthe JH box

表5．1 JH变速箱卜2档各阶段仿真对比分析表
Table 5．1 simulation comparative analysis for changmeng 1-2 of the JH box

如图5．9所示，运用仿真分析软件，选取JH变速箱1—2档的换档情况进行仿真，

将结构优化前后同步器换档轴向力及同步两端角速度差分别进行了对比分析。

图5．9(a)给出了结构优化前后的换档轴向力以及轴向辅助分力的仿真结果。

阴影部分表示优化前后的换档轴向力的减小情况，可以注意到结构优化后在同步

阶段的换档轴向力大约减小100N．且在角速度同步阶段之前平均的换档轴向力也
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有将近一半的减小。而图中虚线则表示同步轴向辅助分力，同步轴向辅助分力较

大，峰值超过450N，发生在角速度同步的初始阶段。

图5．9(b)给出了结构优化前后同步两端角速度差的仿真结果，显然可以看出

结构优化后在角速度同步阶段之前，同步两端角速度差有较大降低。

表5．1则给出了结构优化前后同步器换档轴向力及同步两端角速度差的具体数

值，由此表可以看出：平均换档轴向力在角速度同步阶段之前以及角速度同步阶

段分别减小了47％和33％，同步两端的角速度差在角速度同步阶段之前已经提前减

小了137rpm，占1．2档同步两端总转速差的65％．

综上，可以得出以下结论：

1)同步器优化结构的提出，能够实现在角速度同步阶段以前有效减小同步两

端的转速差，从而有效减小换档轴向力，使换档更轻盈平顺；

2)基于在同步阶段以前降低同步两端的角速度差，从而减小换档力大小的设

计思路是可行的。

该设计思路的提出是同步器优化设计的又一良好探索。同步器优化结构简单

方便，具有很好的应用前景。但在实施应用前，还应经过进一步的样品特性试验。

5．6本章小结

本章在对同步器换档过程及相关现象充分分析的基础上，进一步提出了在实

际应用中提高同步性能的优化设计建议：如减小同步环锥面与啮合齿轮锥面的锥

角误差，尽量使同步环锥面锥角比啮合齿轮稍大；尽量使用膨胀系数较小的材料

来实现大的同步环构造刚度；有必要减小结合套与同步轮毂花键间的摩擦以及控

制啮合齿轮和同步环锥面间的摩擦力的变化。

并对同步环锥面沟槽数量以及花键齿斜面角进行了优化设计分析。发现沟槽

的存在减小了破坏锥面间油膜所需要的轴向力和换档时间，而太多的沟槽带来的

进一步改善不明显，反而使得沟槽本身很脆弱。另外，对于花键齿斜面角，换高

档的一侧应该比换低档的一侧斜面角小，啮合齿轮花键齿应该比结合套花键齿小。

最后还创新性的提出了一种基于轻盈换档的优化的设计思想和结构。其通过

设置同步辅助力产生机构，在角速度同步阶段之前提前降低同步两端的转速差，

使得换档轻盈平顺。

以上对同步器换档的优化设计研究，为开发生产出更具竞争力的同步器甚至

变速器产品提供了坚实的理论基础。
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6．1全文总结

本文通过对国内外汽车变速器同步器换档发展现状的系统研究，以锁环式单

锥同步器为研究对象，以对文献，连同测试平台中的测试曲线和同步器自身零部

件的深入研究为出发点，对同步换档操作做出完整而又充分的了解。探讨了锁环

式同步器的换档过程及其存在的同步换档问题，合理的定义并且运用经典的摩擦

学、力学以及热力学理论讨论了八个主要的操作阶段。

然后通过对各种换档现象的深入分析，建立了同步过程各阶段的运动学、动

力学分析模型，同步耗散、发热模型，换档质量感知以及粘性滑动等基本的子模

型。形成了包含各同步现象的完整的同步换档模型。并将各模块按照各换档阶段

的时间顺序整合进仿真软件中，对同步器换档性能进行了全面的仿真分析，并将

测试数据与仿真结果进行了对比验证，突出了同步器动态特性的重要性。

对换档过程中的双相冲击现象以及粘滞滑行现象进行了着重研究。首先，充

分认识到了双相冲击的随机性，解释了该现象产生的机理，讨论了各相关因素：

发热膨胀、锥角误差、静动摩擦系数的差别、花键齿斜面角以及随机系数等对双

相冲击的影响。得到了诸如锥角误差的绝对值与冲击的大小成比例；摩擦锥面尺

寸理想的情况下，烧结环比青铜环的膨胀小，双相冲击也更小；齿轮啮合齿斜面

角比同步环锁止齿斜面角小时，可以减小将同步环与啮合齿轮分离的推力，在一

定程度上减小了双相冲击等结论。

然后对粘滞滑行现象进行了研究，确定了粘滞滑行发生的位置与方式。且利

用仿真软件对粘滞滑行的位移、速度以及振幅等进行了仿真分析，获得了作为内

部激振主因的粘滞滑行对换档同步阶段结束时的锁止性具有决定性影响的结论。

最后，进一步提出了在实际应用中提高同步性能的优化设计建议：如减小同

步环锥面与啮合齿轮锥面的锥角误差，尽量使同步环锥面锥角比啮合齿轮稍大；

尽量使用膨胀系数较小的材料来实现大的同步环构造刚度；有必要减小结合套与

同步轮毂花键间的摩擦以及控制啮合齿轮和同步环锥面间的摩擦力的变化。

并对同步环锥面沟槽数量以及花键齿斜面角进行了优化设计分析。证明了沟

槽的对减小破坏锥面间油膜所需要的轴向力和换档时间的必要性。另外，对于花

键齿斜面角，得到了换高档的一侧应该比换低档的一侧斜面角小以及啮合齿轮花

键齿应该比结合套花键齿小的结论。还创新性的提出了一种基于轻盈换档的优化

的设计思想和结构。其通过设置同步辅助力产生机构，在角速度同步阶段之前降

低同步两端的转速，使得换档轻盈平顺。
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以上对同步器换档的优化设计研究，为开发生产出更具竞争力的同步器甚至

变速器产品提供了坚实的理论基础。

6．2前景展望

接下来的工作可以在很多方面展开，第一个方面是测试。可以对出现在结合

套花键以及锥面间的粘滞滑行作出更多的测试，这些测试将进一步证明仿真假设

的合理性或者作出更为准确合理的假设。然后对换挡机构以及已同步部分的位移

和转速作出测试，确定可能包含在仿真中的动力系统的刚度和阻尼。

第二个方面是仿真软件的发展。优化精炼算法，将动力系统用合适的边界条

件包含到软件中去。同时较为系统的列出各种变速箱在各种换档路径下的同步惯

量及各部分的转速公式并运用这些公式，考虑变速箱结构变化带来的影响。

第三个方面是实施运用，使用开发好的软件，根据相应的技术规格，确定同

步环沟槽的优化的数目。然后可以快速的了解到某些因素对双相冲击的影响，这

对确定零件产品的公差有很大的帮助。

再一个方面是考虑锁止结束时的同步环拨转的影响。因为非同步滑转的大小

达到_40rpm(正负号取决于换档的方向)，这将会使得在理论上的同步点前后，

允许在还有40rpm的不同步转速的情况下解除锁止。所以如果刚好在拨转阶段的

最后时刻同步的话，结合套与锁止齿啮合时的轴向冲击将会小的多，从而减小对

换档机构和已同步部分动力系统的激振。

在换档操作的过程中，可以观测到较大的轴向速度和角速度的振动。在同步

时改变啮合齿轮的转速是需要的，这甚至就是同步器换档的目的，但是在拨转阶

段啮合齿轮转速的改变却是不必要的。同样的，同步时较大的换档力是需要的，

但是各种动力学现象、冲击或同步力峰值却是不必要的。结合套轴向速度的突然

改变也是不必要的。为解决这些问题，尝试性的提出以下的解决方案。

同步环有两个功能，一个是啮合齿轮的同步，另一个是锁止功能的实现。粘

滞滑行现象在锁止结束以及拨转阶段开始时是较为显著的。如果去掉同步环锁止

功能，将会有以下现象：

·结合套在换档同步阶段不会停止轴向移动，因此换档的时间将会减少(如图

6．1所示)；

·啮合齿轮及同步环的拨转阶段将会去掉，该阶段换档轴向力更为轻盈，换档

机构振动更少；

·啮合齿轮的拨转去掉的话，不会出现不同步的现象以及对将要同步部分的扭

转振动；

·同步环的制造将更为简单，因为不需要加工同步环的锁止齿。
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电子镇止情况下
援叉的假定轴向
蘧度控铽命令

电子镇止情
拄叉的假定

轴向力控爿

机棱镇止情况下
援叉的轴向速度
控爿命令

时问
I

I

I

I

I

机城镇止慵瓦下
接叉豹轴向力拉
磊命令

时问

图6．1机械和电子同步锁止下轴向速度和轴向力的控制命令的变化图

Fig．6．1 Variation of control law of axial velocity and axial force for synchr0Ilizcr ban of mechanical

and electronic transition

锁止功能可以合并到电子控制换档中去。电子控制换档要实现锁止功能，必

须使用传感器，知道变速箱输入输出轴的角速度以及变速箱的布置结构，才能获

得已同步部分和未同步部分零件的角速度，所以才能确定换档所需要的轴向力的

大小。结合套达到同步角速度且刚要与啮合齿轮啮合所需要的确切的时间才可以

计算出来。同时，使用电子控制可以有效调整在换档操作过程中粘滞滑行发生处

的相关同步器零件的法向力及滑行速度。

就零件结构而言，结合套花键齿端部将不再加工锁止斜面，同步力将由中心

定位机构传递到同步环，所以零部件制造的变化不大。

因此优越的电子同步锁止系统的开发是意义非凡的，也应该是广大变速器研

究者努力的方向。

10l
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附 录

符号说明

A 面积

a。 轴向加速度

口垃 切向加速度

b 同步环的一半宽度

E弹性模量

兄轴向力

名．d雌 在同步环与啮合齿轮锥面分离阶段施加在同步环上的轴向力

矗切向力

C置信因子

石 圆锥表面间的摩擦系数

五 结合套花键齿端斜面与同步环锁止齿斜面的摩擦系数

工 结合套花键齿端斜面与啮合齿轮啮合齿斜面的摩擦系数

Z 同步阶段结束时圆锥表面间的摩擦系数

工 同步阶段开始时圆锥表面间的摩擦系数

h 接触表面间的法向距离

i 驱动轴和承载部分的角速度比

kl 变速箱内部的换档阻尼

尼， 变速箱外部的换档阻尼

M， 锥面间的同步摩擦力矩

M， 锁止斜面间的拨动力矩

M妇 变速箱内部损失力矩

m。 变速箱内部换档机构的质量

m， 变速箱外部换档机构的质量

Ⅳ 作用在结合套花键齿端斜面的法向力

Ⅳ厶 由传动链动态响应在在结合套花键齿端斜面引起的法向力

Ⅳ’ 作用在同步环锁止齿斜面的法向力

，z 同步环内锥面沟槽的数量
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甩叫．曲 发动机的最小转速

‰．一
发动机的最大转速

P 功率

P 压强

Q 热量

g 热通量

见锥面的粗糙度

足 雷诺数

r轮胎的有效半径

‘ 锥面间的平均半径

^ 锁止齿的平均半径

S Stribeck斯特贝克变量

s 刚度

s 变速箱内部换挡机构的刚度

岛 变速箱外部换档机构的刚度

丁 温度

f 时间

x 轴向位移

Y 切向位移

k 结合套的轴向速度

％ 圆锥表面间的切向速度

口 同步环锥面和啮合齿轮锥面的锥角

∥ 结合套花键端斜面的倾斜角(锁止角)

屈一 结合套花键端部降档斜面的倾斜角

风 结合套花键端部升档斜面的倾斜角

△口 同步环锥面和啮合齿轮锥面的锥角误差

矽 与切向位移相对应的拨动角度

靠 啮合齿轮的切向加速度

叩蒯机械效率

靠 等效到啮合齿轮的各传动系统零件(包括啮合齿轮)的同步惯量

K 结合套花键齿侧面端部的防松角

1lO
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v 粘度

u 泊松比

孝 表示花键齿的相对位置的随机因子

P 密度

Pl 与摩擦系数石对应的摩擦角

岛 与摩擦系数以对应的摩擦角

岛 与摩擦系数石对应的摩擦角

仃热分配系数

啤 结合套的角速度

‰ 同步齿轮的角速度

吐 变速箱中输入轴的角速度

‰ 发动机的角速度

q 变速箱输出轴的角速度
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