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越野汽车分动器设计

摘要

越野汽车需要经常在坏路或者无路的情况下行驶，在这样行驶条件不好的路面上行

驶，就需要增加汽车的动力性能，而增加越野汽车的动力就得增加驱动数目，因此，越

野汽车都采用多轴驱动方式。

本文主要叙述了越野汽车分动器的设计过程，其内容主要有结构方案的选择（两轴

式分动器）；根据北京吉普的主要参数，计算出中心距，从而设计了齿轮、输入轴、输出

轴、花键的尺寸并对这些零件进行了校核。本设计采用链传动，在后桥输出轴上设计了

接合套，从而实现了在城市道路上是后驱，而通过越野路段时，后桥的接合套与空套齿

轮接合，通过链传动带动前桥，与接合前桥，实现四驱。
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Design of Off - road Vehicle Actuator

Abstract

Off-road vehicles need often run in bad road or road conditions, driving in such bad 

condition of the road, you need to increase the dynamic performance of the car, and increase the 

power of off-road vehicle must increase the number of drive, therefore, off-road vehicle use 

multi axis drive.

This paper mainly describes the off-road vehicle sub actuator design process, the main 

contents are the choice of program structure (two axis actuator); according to the main 

parameters of Beijing jeep, calculate the center distance, so as to design the gear and the input 

shaft and the output shaft and the spline size and these parts are checked. This design uses the 

chain drive, the rear axle output shaft design of the joint sleeve, so as to realize the city on the 

road after flooding, and the cross-country road, after the bridge joint sleeve and the idler gear 

engaged by chain drive axle, and the joint implementation of the front axle, four-wheel drive.

Keywords: Gear；Actuator sub-terrain vehicle；Design；Axis
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1.绪论

分动器实质上就是齿轮传动系统，它的输入轴和变速器相连接（直接或者通过万向

传动装置），而它拥有若干个输出轴，这些输出轴分别通过万向传动装置与各个驱动桥相

连接。其原理是分动器在低速档工作的时候，拥有较大的输出转矩。在越野行驶时，越

野汽车挂入低速挡，由于输出转矩比较大，这个时候前桥必须参与工作，其目的就是为

了分担后桥载荷的压力，防止其超载。通常在分动器中的常啮齿轮选用的是斜齿轮，至

于轴承类型的选用，选用了圆锥滚子和滚针轴承。

一般齿轮式和带轴间差速器式是分动器从结构类型和功能上进行分成的两类。首先

介绍下一般齿轮式分动器，这类分动器的类型分为两轴和三轴两种，其结构中通常都有

两根输出轴分别用来驱动前后桥，当与前桥接合时，此时接合套为刚性连接。在以前，

这类分动器，曾一度广泛应用于四驱汽车上，但是由于前轮、后轮的相对于在地面上的

速度不能确保相等,在零部件的运行过程之中无法避免地要产生功率循环这一不好的现象,作

用在轮胎上的载荷也就会因此有大幅度的增加，这就无意减少了轮胎的寿命，但是影响

不仅仅如此，汽车的燃油经济性不但得不到提高反而降低了。这个时候就需要安装一个

装置来分离前桥，在遇到越野道路路面时，能够接合前桥。

带轴间式差速器的分动器，就是内有一个轴间差速器（行星齿轮式的），对于这个差

速器的安装位置，就在分动器的前后输出轴之间，这种设计就可以使得前后输出轴能够

以各自的转速运转，转矩也会按一定的比例输送到驱动桥上，这样子前桥就一直处于一

种驱动的状态并且整车车轮的运动也会更加的协调，完完全全克服了一般齿轮式的缺点。

也就不用像一般齿轮式一样安装分离前桥的装置了。

随着时代的发展，分动器的结构和形式也在不断地发展改变，逐渐现代化、精确化。

随着使用新技术，分动器的动力分配更加智能化，传动效率也会进一步的提高。

1.1 毕业设计基本参数

本次设计的研究对象是北京吉普越野汽车分动器，所以也在网上查找和参考了一些

北京吉普越野汽车的基本数据。而对于分动器的一些基本量的数据如中心距、齿轮模数

和轴径等等，都借鉴了变速器的设计过程。 

http://baike.baidu.com/view/10154836.htm
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1.2 分动器的设计要求

对于分动器的设计要求首先想到的是便于制造，易于安装和拆卸，在这前提之下，

就要考虑经济性能和内部结构安排的合理性，当然也不能为了经济性完全放弃了越野汽

车的整体动力性能，如果想要更上一层楼，那就应该考虑工作时噪声的问题和传动效率。

1.3 本课题研究的主要内容

（1）通过对分动器结构方案分析，确定分动器的传动方案。

（2）确定分动器齿轮的一些基本参数压力角、螺旋角、齿宽、中心距。

（3）参照分动器的一些基本数据，完成分动器轴及轴承的设计。
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2.分动器结构方案的选择

2.1 传动方案

分动器的设计与变速器的设计相类似，它好似一个副变速器。为了提高越野汽车在

越野路面行驶的能力，现在的四驱越野汽车一般都是设有两个档位，分别是高档和低档。

在城市道路上行驶时是后驱，然而在越野路面时就与前桥接合实现四驱，获得更大的动

力。本次设计也采用高档和低档，并设计为两轴式分动器，如图 2-1 和图 2-2 所示。

图 2-1 汽车行星机构分动器
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图 2-2 两轴式分动器结构简图

2.2 齿轮的安排

根据车辆的总体布置情况，这就对分动器的结构有了一定的要求，不仅如此，对于

输出轴输入轴的位置安排也要合理，对于齿轮上承受的载荷大小，也应该是齿轮在分动

器中选位置时参照的依据。对于那些承受载荷较大的齿轮，为了将轴的变形程度降到最

低，故把它们安装在离轴承较近的地方。

齿轮无疑分为两种类型，一种是直齿，另一种当然就是斜齿，相对于直齿圆柱齿轮，

斜齿轮就有很多的优势，其不仅工作噪声较小，使用寿命长，还有就是齿与齿之间的啮

合程度高，工作是也比直齿轮平稳。其缺点就是在齿轮工作的时候，在垂直轴的方向产

生力，这样会使轴的寿命缩短。分动器中的齿轮一般都选用斜齿圆柱齿轮。

2.3 分动器换档的形式

（1）直接操纵手动换挡分动器

直接操纵手动换挡分动器从字面上就不难看出，这类分动器能够直接通过驾驶员的

手上的力量和安装在分动器上的变速杆来完成换挡这个动作。但是这一类分动器就要求

变速器安装在驾驶座椅的附近，这种操纵机构由于其布置便捷、结构简单而被广泛的应
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用。 

（2）远距离操纵手动换档分动器

远距离操纵手动换档分动器从字面上看就能够看出与上述直接操纵手动换挡分动器

的区别，远距离操纵手动换档分动器由于受到了汽车整体布置的限制，其变速器离驾驶

座位比较远的地方，一般是在发动机后置后驱的汽车上才选用。选用这类分动器换挡时

就需要增加传动件，这些传动件安装在分动杆和拨叉之间，这就对各连接件之间的间隙

有了一定的要求，不能间隙过大，否则就会增加分动杆抖动的可能性。

本设计采用的是直接操纵手动换挡分动器，因为这类分动器布置便捷、结构简单，

不需要像远距离操纵分动器那样增加零件。

2.4 分动器主要参数的选择

2.4.1 传动比的确定

确定主减速器传动比

滚动阻力系数：  𝑓 = 𝑓0(1 + 𝑢𝑎
2/19440)

式中：  ——良好沥青或混凝土路面为 0.014：0f

——最高车速au

                               𝑓 = 𝑓0(1 + 𝑢𝑎
2/19440)

= 0.014(1 + 1662/19440)

=0.034

车轮半径：  
𝑟𝑟 = 225 × 70% × 2 + 16 × 25.4

2 = 360.7𝑚𝑚

根据：
𝑢𝑎𝑚𝑎𝑥 = 0.377

𝑛 ∙ 𝑟𝑟

𝑖𝑔𝑚𝑎𝑥 ∙ 𝑖0

式中： ——最高车速  166km/h；maxau
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——发动机最大功率下的转速  5500r/min；n

——变速器最高档传动比  1.0；maxgi

——变速器主减速比。0i

𝑖0 = 0.377
𝑛 ∙ 𝑟𝑟

𝑖𝑔𝑚𝑎𝑥 ∙ 𝑢𝑎𝑚𝑎𝑥

=
0.3775500 × 0.3607

1.0 × 166

=4.51

2.4.2 确定分动器传动比

汽车在行驶过程中难免会受到空气阻力的影响，但是，在车速不高的情况下，汽车

受到的空气阻力可以忽略，在这前提下，汽车的最大驱动力就只用来克服地面与轮胎间

的摩擦阻力，还有加上坡道阻力。 

所以由： ,这一公式，则可得变速器一

𝑇𝑒𝑚𝑎𝑥𝑖1𝑖0𝜂𝑇

𝑟𝑟
≥ 𝑚𝑔(𝑐𝑜𝑠∂𝑚𝑎𝑥 + 𝑠𝑖𝑛∂𝑚𝑎𝑥) = 𝑚𝑔𝜑𝑚𝑎𝑥

档的传动比为：

𝑖 ≥
𝑚𝑔𝜑𝑚𝑎𝑥𝑟𝑟

𝑇𝑒𝑚𝑎𝑥𝑖0𝜂𝑇

式中：    m——汽车整备质量，1662kg；

g——重力加速度，9.8 ；N kg

——车轮半径，360.7mm；rr

——传递最大转矩，180N·m；maxTe

——主减速比，4.51；0i

——传动效率，选 为 0.98。T T
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——最大道路阻力系数，为一般混凝土或沥青路面滚动阻力系数为 和最max 𝑓

大爬坡度为 ，所以 为 0.412；𝑖 = 25% 𝜑𝑚𝑎𝑥

T

r

iTe

rmg
i




0max

max
1 

𝑖1 ≥
1662 × 9.8 × 0.412 × 0.3607

180 × 4.51 × 0.98
= 2.43

根据车轮与路面的附着条件 ，求得一档传动比为：

𝑇𝑒𝑚𝑎𝑥𝑖1𝑖0𝜂𝑇

𝑟𝑟
≤ 𝐺2𝜑

𝑖1 ≤
𝐺2𝜑𝑟𝑟

𝑇𝑒𝑚𝑎𝑥𝑖1𝑖0𝜂𝑇

式中： ——满载时，且静止于地面，驱动桥给地面的载荷；2G

——附着系数，取 为 0.5； 

——车轮半径，360.7mm；rr

——传递最大转矩，180N·m； maxeT

——主减速比，4.51；0i

——传动效率，选 为 0.98。T T

                        
Te

r

iT

rG
i




0max

2
1 

98.051.4180

5.03607.08.92010
1 


i

46.4

由上述可得，  2.43 ≤ 𝑖1 ≤ 4.46

本设计中，取 。𝑖1 = 3.0

根据一档传动比可求得低档传动比，即：
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min
1

min 0

0.377 r

a

n ri
v i i




  低

式中： ——分动器低档传动比；
i低

——发动机最低稳定转速，900 r/min；minn

——车轮半径，360.7mm；rr

——主减速比，4.51；0i

——稳定时最低车速，4 km/h。minav

                     

min

min 0 1

0.377 r

a

n ri
v i i




 低

=

0.377 × 900 × 0.3607
4 × 4.51 × 3

=2.26

按等比级数：  𝑖高= 𝑖低= 2.26 = 1.5

2.4.3 中心距 A

初选中心距时，可根据下述经验公式计算：

𝐾𝐴
3 𝑇𝑒𝑚𝑎𝑥𝑖低𝜂𝑔

式中： ——中心距系数， =8.9~9.3，本设计中取 ；AK AK 9AK

——传递最大转矩，180 N·m；maxTe

——分动器低档传动比，2.26；i低

——变速器传动效率，取 98%。g
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                       可确定中心距：

𝐴 = 3 180 × 2.26 × 0.98 × 9

= mm119.68

故本设计中初选 A=120mm

2.5 本章小结

本章依据北京吉普越野汽车的基本参数，从而初步确定齿轮的形式(斜圆柱齿轮)并

通过分动器的结构确定传动的形式（两轴式）。通过分析北京吉普底盘参数，确定分动器

的中心距和高档低档的传动比，这些基本参数的确定，为下面设计计算提供良好的基础。
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3.分动器齿轮参数的确定

齿轮参数的选择对于分动器的齿轮设计是最主要的一个方面。依照力学上的原理，

承受载荷较大的低档齿轮应安装在轴承较近处，其目的就是为了减少轴的变形程度。

3.1 齿轮的参数

3.1.1 模数 m

齿轮模数虽然看上去无关紧要，但是其实它在齿轮上扮演着重要的角色，有很多方

面都会影响着它的选取，例如齿轮的抗弯曲强度、材料的质量、工作的噪声、工艺设计

的要求等。对于不同的车型其取值范围也是不尽相同的，比如总质量在 1.6～13.5t 区间的

货车为 2.5～3mm；总质量大于 13.5t 的货车则为 3～4.5mm。而对于一般家庭用车而言，

合理的减少齿轮模数有利于汽车在工作的时候所产生的噪声变小，故取 m=3mm。

3.1.2 压力角 及螺旋角 

传动角会随着压力角的增大而减小，也就意味着压力角越大，其传动效率反而会越

低，因此并不是越大越好的，从传动效率方面考虑，应该尽量选取较小一些的压力角，

例如有 、 、 等。然而商用车却悄悄相反，从齿轮承受载荷能力方面考虑，其压14.5° 15° 16°

力角就应该稍微取大一些。在这方面国家也有相关规定，规定标准的压力角为 ，所以20°

成为分动器齿轮普遍采用的压力角。20°

在螺旋角的选取过程之中，要考虑方方面面，许多因素都影响着齿轮螺旋角的选取。

首先齿轮的抗弯曲强度必定是选取螺旋角时要考虑的一个方面，因为齿轮的强度会随着

螺旋角的变化而变化，在一定的范围之内，螺旋角增大，齿轮的强度也有所提高，但是

所有的事物都有峰值，当螺旋角增加到超过 的时候，其接触强度仍在上升，但是其抗25°

弯曲强度却突然间下降。由此可得出，螺旋角并不是越大越好的，从提高低档齿轮的抗

弯强度方面考虑，一般以 12°～20°为宜；另一方面，对于齿轮的工作噪声也是考虑范围

之内。然而从增加重合度和提高高档齿轮的抗弯曲强度这两方面考虑，所以应当选用较

大一些的螺旋角。但是其螺旋角太大了，就会使轴承载荷及轴向力过大，增加轴承的压

力。

螺旋角 β一般范围为 8°～20°。螺旋角适当的增大会使齿轮工作起来更加的平稳、噪
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声也会相应的减少、齿轮间的啮合更加的紧凑，当然齿轮的抗弯曲强度也会因此有所提

高。初选螺旋角 β=20°。

3.1.3 齿宽b

选取每一个零部件时，都要谨慎，因为影响他们的因素有多种多样的。同样，在齿

宽的选取过程中，不仅要考虑齿轮间工作时的稳定性，还要把齿轮的抗弯曲强度考虑在

内。众所周知，齿宽越宽的齿轮其承载能力肯定是越好，但是事物都有两面性，当齿轮

受载后，由于挠度变形等原因，沿齿宽的方向会产生受力不均匀的现象，这个并不是设

计者所想要的，所以一般情况是根据齿轮模数来确定齿宽 b， ，其中 为齿宽系𝑏 = 𝐾𝐶𝑚 𝐾𝐶

数。斜齿轮取 。故选分动器齿轮齿宽 b=7.5 3=22.5mm。𝐾𝐶 = 6.0~8.5 

3.1.4 各档齿轮齿数的分配

各档齿轮齿数可以根据已确定的传动方案、档数和传动比来进行分配。但是应注意

的是分配齿数时，为了考虑齿面磨损的均匀，各档齿轮的齿数比应该尽量不是整数。

（1）确定低档齿轮的齿数

齿数和
𝑍ℎ = 2 × 𝐴 × cos 𝛽

𝑚𝑛
= 2 × 120 × cos 20

3 = 42

取   𝑍1 = 13 𝑍2 = 29

（2）对中心距进行修正

由于选取齿数和时是圆整的，这必然使得此时的中心距与最初得出的数据有所偏差，

所以这一步需要根据已选定的齿数和 重新计算中心距 A。𝑍ℎ

校核中心距 

𝐴0 =
𝑚𝑛(𝑍1 + 𝑍2)

2cos 𝛽

=
   

3 × 42
2 × cos 20

=120.8mm

取中心距 =121mm0A
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修正螺旋角              
cos 𝛽 =

𝑚𝑛(𝑍1 + 𝑍2)

2𝐴

=0.94    

故 ，修正后得𝛽 = 𝑎𝑟𝑐cos 0.94 𝛽 = 19.95

（3）对低档齿轮进行变位：

齿轮变位在齿轮设计中起着一个至关重要的作用，其不仅可以在中心距不足的情况

下凑配中心距，而且还能避免齿轮产生根切的现象，既然齿轮变位这么重要，那么影响

它的因素肯定是方方面面的，比如齿轮的抗弯曲强度，耐磨损性能，还有齿轮工作时的

稳定性、噪声及抗胶合的能力等等，因此，在选取变位类型时也是需要慎重考虑的。

变位齿轮的类型主要有两类，其一是角度变位（齿轮副的变位系数之和不等于零），

其二是高度变位（齿轮副的变位系数之和等于零）。高度变位与角度变位的条件是正好相

反的，它们的特点也是截然不同。首先介绍的是高度变位，高度变位虽然具有增加小齿

轮齿根抗弯曲的强度，可以使得小齿轮接近大齿轮强度的优点，但是它有优点的同时也

必然存在缺点，其缺点就是不能同时增加一对齿轮的抗弯曲强度，也很难降低其工作时

的噪声。而角度变位就不同了，它不但具备了高度变位的优点，而且还把高度变位的缺

点很好得克服了。

进行齿轮变位的目的就是为了能够确保拥有相同的中心距。那么如何采用正确的变

位方式呢，当然这也是有一定的依据的，高度变位一般都是对于那些齿数和较多的齿轮

机构，相反，对于那些齿数和较少的齿轮机构当然就采用角度变位了。但是往往是角度

变位采取的比较多，不仅仅是因为角度变位克服了高度变位的缺点，值得一提的是，角

度变位还能够获得良好的传动性能和啮合性能。对于斜齿轮传动而言，选取合适的螺旋

角同样也可以达到相同中心距的要求。

端面啮合角
cos 𝛼𝑡' =

𝐴0

𝐴 cos 𝛼𝑡

其中端面压力角 ，  得 ，
𝛼𝑡 = 𝑎𝑟𝑐tan tan ∂

cos 𝛽 = 21.18° 𝛼 '
𝑡 = 19.12°

故总变位系数 


t

tt invinvzz
x



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=
42 × (𝑖𝑛𝑣19.12° ‒ 𝑖𝑛𝑣21.18°)

2 × 𝑡𝑎𝑛21.18°

=-0.29

故  ， =-0.29-.01=-0.391.01 tx 2tx

端面中心距变动系数
𝑦𝑡 =

𝐴 ‒ 𝐴0

𝑚𝑡

其中端面模数 ， 得𝑚𝑡 = 𝑚
cos 𝛽 = 3.193 𝑦𝑡 =‒ 0.3298

端面齿顶高变动系数 △ 𝑦 = 𝑋1 + 𝑋2 ‒ 𝑦𝑡 =‒ 0.29 + 0.3298 = 0.04

低档齿轮参数如表 3.1。

表 3.1 低档齿轮基本参数

序

号
计算项目 计算公式

1 当量齿数 𝑍𝑛1 =
𝑍1

𝑐𝑜𝑠3𝛽
= 16.57 𝑍𝑛2 =

𝑍2

𝑐𝑜𝑠3𝛽
= 35.12

2 分度圆直径 𝑑1 = 𝑚𝑡𝑍1 = 39𝑚𝑚 𝑑2 = 𝑚𝑡𝑍2 = 87𝑚𝑚

3 齿顶高 ℎ𝑎1 = ℎ𝑎𝑛
∗ 𝑚𝑛 = 3𝑚𝑚 ℎ𝑎1 = ℎ𝑎𝑛

∗ 𝑚𝑛 = 3𝑚𝑚

4 齿根高 ℎ𝑓1 = (ℎ𝑎𝑛
∗ + 𝐶𝑛

∗ )𝑚𝑛 = 3.75𝑚𝑚 ℎ𝑓2 = (ℎ𝑎𝑛
∗ + 𝐶𝑛

∗ )𝑚𝑛 = 3.75𝑚𝑚

5 全齿高 ℎ1 = ℎ𝑎1 + ℎ𝑓1 = 6.75𝑚𝑚 ℎ2 = ℎ𝑎2 + ℎ𝑓2 = 6.75𝑚𝑚

6 齿顶圆直径 𝑑𝑎1 = (𝑍1 + 2ℎ𝑎𝑡
∗ + 2𝑋𝑡1 ‒ 2 △ 𝑦)𝑚𝑡 = 42𝑚𝑚

𝑑𝑎2
= (𝑍21𝑚𝑠▽                 𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋 + 2ℎ𝑎𝑡

∗ + 2𝑋𝑡2 ‒ 2 △ 𝑦)
𝑚𝑡 = 93𝑚𝑚

7 齿根圆直径 𝑑𝑓1 = (𝑍1 ‒ 2ℎ𝑎𝑡
∗ ‒ 2𝐶𝑡

∗ + 2𝑋𝑡1)𝑚𝑡 = 28.5𝑚𝑚
𝑑𝑓2

= (𝑍219𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋𝑋 ‒ 2ℎ𝑎𝑡
∗ ‒ 2𝐶𝑡

∗ + 2𝑋𝑡2)
𝑚𝑡 = 79.5𝑚𝑚

注 1：端面齿顶高系数ℎ𝑎𝑡
∗ = ℎ𝑎𝑛

∗ cos 𝛽 = 0.8679

注 2：径向间隙系数𝐶𝑡
∗ = 𝐶𝑛

∗ cos 𝛽 = 0.2135
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（4）确定高档的齿数

由于 =1.5， =42 故取 =17， =25𝑖高 hz 3z 4z

高档齿轮参数如表 3.2

表 3.2 高档齿轮基本参数

序号 计算项目 计算公式

1 当量齿数 𝑍𝑛3 =
𝑍3

𝑐𝑜𝑠3𝛽
= 21.84 𝑍𝑛4 =

𝑍4

𝑐𝑜𝑠3𝛽
= 31.31

2 分度圆直径 𝑑3 = 𝑚𝑡𝑍3 = 51𝑚𝑚 𝑑4 = 𝑚𝑡𝑍4 = 75𝑚𝑚

3 齿顶高 ℎ𝑎3 = ℎ𝑎𝑛
∗ 𝑚𝑛 = 3𝑚𝑚 ℎ𝑎4 = ℎ𝑎𝑛

∗ 𝑚𝑛 = 3𝑚𝑚

4 齿根高 ℎ𝑓3 = (ℎ𝑎𝑛
∗ + 𝐶𝑛

∗ )𝑚𝑛 = 3.75𝑚𝑚 ℎ𝑓4 = (ℎ𝑎𝑛
∗ + 𝐶𝑛

∗ )𝑚𝑛 = 3.75𝑚𝑚

5 全齿高 ℎ3 = ℎ𝑎3 + ℎ𝑓3 = 6.75𝑚𝑚 ℎ4 = ℎ𝑎4 + ℎ𝑓4 = 6.75𝑚𝑚

6 齿顶圆直径 𝑑𝑎3 = 𝑑3 + 2ℎ𝑎3 = 57𝑚𝑚 𝑑𝑎4 = 𝑑4 + 2ℎ𝑎4 = 87𝑚𝑚

7 齿根圆直径 𝑑𝑓3 = 𝑑3 ‒ 2ℎ𝑓3 = 43.5𝑚𝑚 𝑑𝑓4 = 𝑑4 ‒ 2ℎ𝑓4 = 73.5𝑚𝑚

3.2 齿轮强度计算

由于在齿轮啮合的过程之中，产生了弯曲应力和有应力的集中，这就使得如果当齿

轮承受载荷足够大时，其产生的弯曲应力超过了所选材料的许用应力的范围时，轮齿此

时就会断裂，这也就是分动器齿轮损坏的主要原因。

分动器在工作的过程中，必然会有很多因素损坏着分动器，比如说齿轮的断裂和点

蚀当然，只要是工作过程中就会不可避免的产生磨损，而磨损也是损坏分动器最常见的

因素。对于齿轮轮齿的折断，最主要的原因是因为齿轮受到了很大的冲击力，这个力已

经超过了轮齿的承受范围，从而导致了齿轮轮齿的折断；一个零部件一旦工作时间长了，

就会产生疲劳裂纹，对于齿根而言也是一样的，由于经常要承受载荷对它的作用力，久

而久之，在齿根就会出现疲劳裂纹，而这些裂纹随着时间的推移，不断的加深加粗，最

终导致了轮齿的断裂。对于低档小齿轮而言，低档小齿轮的齿数较少，但是要承受的载

荷又很大，齿根就会很脆弱，从而就会很容易的出现疲劳断裂。
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（1）轮齿弯曲强度计算

斜齿轮弯曲应力 

3

2 cosg

n c

T K
Zm yK K












式中： ——计算载荷（N·mm）；gT

——斜齿轮螺旋角 ； （）

——应力集中系数，可近似取 =1.50；K K

Z——齿数；

——法向模数（mm）；nm

y——齿形系数，可见图 3.1；

      ——齿宽系数；𝐾𝐶

——重合度影响系数，  =2.0。𝐾𝑍 𝐾𝑍
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图 3.1 齿形系数

由图可知：

低档齿轮 1，y=0.119 =328.18MPa𝜎𝜔

低档齿轮 2，y=0.109 =147.24MPa𝜎𝜔

高档齿轮 3，y=0.120 =230MPa𝜎𝜔

高档齿轮 4，y=0.137 =150.87MPa𝜎𝜔

对于高档齿轮而言，许用应力应该在 300~400Mpa 范围之内，所有的斜齿轮均满足这

一个要求，故 ，所以弯曲强度足够。𝜎𝜔 < [𝜎𝜔]

（2）轮齿接触应力计算

𝜎𝑗 = 0.418
𝐹𝐸
𝑏

(
1

𝜌𝑍
+

1
𝜌𝑏

)
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式中： ——轮齿的接触应力（Mpa）；j

F——齿面上的法向力（N）， ；
1

cos cos
FF
 



——圆周力（N）， ；1F 1
2 gTF
d



——计算载荷（N·mm）；gT

d——节圆直径（mm）；

——节点处压力角 ； （）

——齿轮螺旋角 ； （）

E——弹性模量，取 E= ；2 × 105𝑀𝑝𝑎

b——齿轮接触的实际宽度（mm）；

、 ——主动齿轮、从动齿轮的圆周半径（mm），z b

斜齿轮 ；其中 为主、从动齿轮的节圆半径。
𝜌𝑍 =

𝑟𝑍sin 𝛼

𝑐𝑜𝑠2𝛽
,𝜌𝑏 =

𝑟𝑏sin 𝛼

𝑐𝑜𝑠2𝛽 𝑟𝑏、𝑟𝑍

将上述有关参数代入式中得

低档的接触应力𝜎𝑗 = 1207.75𝑀𝑝𝑎

高档的接触应力 ；𝜎𝑗 = 1004.12𝑀𝑝𝑎

许用接触应力 ，低档的接触应力为 =1700~2000Mpa，高档的接触应力为[𝜎𝑗] [𝜎𝑗]

=1100~1600Mpa。故所有齿轮均满足 < 这个条件，接触强度满足。[𝜎𝑗] 𝜎𝑗 [𝜎𝑗]

3.3 本章小结

本章主要进行了齿轮参数的选择和强度的校核。在设计的过程之中，确定了齿轮的

模数（模数为 3）、压力角（ ）、螺旋角（ ）、齿宽为 22.5mm，为了使齿轮能够正确20° 20°

的啮合，采用了齿轮变位，是齿轮设计中的重点。
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4.分动器轴及轴承的设计

4.1 轴的设计及校核

4.1.1 轴的设计准则

轴的设计原则应满足如下：

（1）根据轴的工作条件、经济适用性和生产规格等方面来考虑，选用适合的毛坯、

材料以及后续的热处理办法。

（2）根据轴上零件的位置、轴的受力情况、轴的加工方法等因素，合理的确定轴的

结构形状和尺寸。

4.1.2 轴的结构设计

选轴的材料时初选经过调质处理过后的 45 号钢，所谓的调质就是在淬火之后，在

350-650 C 进行高温回火，这样子做的目的就是为了使钢能够获得足够的强度。°

轴加工时的便捷；对于轴上的零件应该易拆装；零件的工作位置要准确；零件要牢

固而可靠，这些都是设计轴的结构时要考虑且要保证的方面。 

（1）输入轴结构设计如图 4-1

图 4-1 输入轴

BC 段选用的是 30206 圆锥滚子轴承，与箱体相连，查《机械设计课程设计》表 15-

3，取 ；∅𝐵𝐶 = 30𝑚𝑚，𝑙𝐴𝐵 = 10𝑚𝑚
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AB 段则是与变速器的输出轴连接，根据结构取 ；∅𝐴𝐵 = 28𝑚𝑚，𝑙𝐴𝐵 = 20𝑚𝑚

DE 段是与行星齿轮的太阳轮相连，取 ；∅𝐷𝐸 = 40𝑚𝑚，𝑙𝐷𝐸 = 12𝑚𝑚

EF 段安装的是滚针轴承，这一段与后桥输入轴相连，查阅资料选取

；∅𝐸𝐹 = 25𝑚𝑚，𝑙𝐴𝐵 = 12𝑚𝑚

而其中 CD 段则是太阳轮与箱体之间的空隙，根据结构选取

∅𝐶𝐷 = 42𝑚𝑚，𝑙𝐶𝐷 = 5𝑚𝑚

（2）后桥输出轴结构设计如图 4-2 所示

图 4.2   后桥输出轴

AB 段是与输入轴相连接的，安装的是滚针轴承，所以 ；∅𝐴𝐵 = 25𝑚𝑚，𝑙𝐴𝐵 = 12𝑚𝑚

AC 段安装的是换挡接合套，行星架也在上面，故取 ；∅𝐴𝐶 = 30𝑚𝑚，𝑙𝐴𝐶 = 47𝑚𝑚

CD 段安装的是一个空套齿轮和一个接合套，取 ；∅𝐶𝐷 = 40𝑚𝑚，𝑙𝐴𝐵 = 43𝑚𝑚

EF 段安装的是 30210 圆锥滚子轴承，查《机械设计课程设计》表 15-3，取

；∅𝐸𝐹 = 50𝑚𝑚，𝑙𝐴𝐵 = 10𝑚𝑚

FG 则连接的是后桥，根据结构选取∅𝐹𝐺 = 40𝑚𝑚，𝑙𝐹𝐺 = 20𝑚𝑚

（3）前桥输出轴结构设计如图 4-3 所示
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图 4-3 前桥输出轴

BC、FG 段为圆锥滚子轴承，取孔径为 25mm 的 30205 型圆锥滚子轴承，

。∅𝐵𝐶 = ∅𝐹𝐺 = 25𝑚𝑚，𝑙𝐵𝐶 = 𝑙𝐹𝐺 = 10𝑚𝑚

AB 段根据结构选取 。∅𝐴𝐵 = 24𝑚𝑚，𝑙𝐴𝐵 = 20𝑚𝑚

DE 段为低档齿轮，分度圆直径为 。∅𝐷𝐸 = 39𝑚𝑚，𝑙𝐷𝐸 = 22.5𝑚𝑚

EF、CD 段根据结构选取 ，∅𝐸𝐹 = 27𝑚𝑚，𝑙𝐸𝐹 = 10𝑚𝑚 ∅𝐶𝐷 = 27𝑚𝑚，𝑙𝐴𝐵 = 27.5𝑚𝑚

4.1.3 轴的校核

分动器在工作的时候，分动器轴承上的转矩和弯矩的产生由于齿轮的圆周力、径向

力作用的原因，这要求分动器的轴应有足够的刚度和弯曲强度。轴的刚度对于轴而言那

是非常重要的，轴的刚度不仅会对齿轮的正常啮合产生影响，还会对齿轮的抗弯曲强度，

耐磨性，甚至是工作是的噪声都会产生影响，可见其重要性。

对于轴而言，其刚度和强度是最重要的两个参数，所以很有必要对轴的刚度和强度

进行验算，因为在不同的档位时，轴所承受的载荷是不一样的，当然了，齿轮的轴向力、

圆周力和径向力也就截然不同了，在轴上的作用点也就会发生变化。

（1）计算各档齿轮啮合的圆周力 、径向力 及轴向力𝐹𝑡 𝐹𝑟 𝐹𝑎

                                                                           𝐹𝑟 = 𝐹𝑡𝑡𝑎𝑛𝑎𝑡

𝐹𝑎 = 𝐹𝑡𝑡𝑎𝑛𝛽𝑡

𝐹𝑡 =
2𝑇𝑒𝑚𝑎𝑥

𝑑

式中：i——齿轮的传动比；
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d——齿轮的节圆直径，mm；

——节圆处压力角；

——螺旋角；

——发动机最大转矩。maxeT

 把  代入得：𝑖低 = 2.26，𝑑1 = 39𝑚𝑚，𝛽 = 20°

𝐹𝑡1 = 8.891 × 103𝑁

𝐹𝑟1 = 3.512 × 103𝑁

𝐹𝑎1 = 3.356 × 103𝑁

高档  代入得：𝑖高 = 1.5，𝑑1 = 51𝑚𝑚，𝛽 = 20°

𝐹𝑡2 = 6.788 × 103𝑁

𝐹𝑟2 = 2.766 × 103𝑁

𝐹𝑎2 = 2.254 × 103𝑁

（2）输入轴的校核

1）轴的强度计算

轴之所以会在垂直面内产生的弯曲变形和产生的垂向挠度 是由于在齿轮上的径向力𝑓𝑐

和轴向力 这两个因素所造成的；而轴在水平面内产生弯曲变形并产生水平挠度 是由𝐹𝑟 𝐹𝑎 𝑓𝑠

于圆周力 所导致的，则在弯矩和转矩共同作用下的轴应力 为：𝐹𝑡 𝜎（𝑀𝑝𝑎）

𝜎 =
32𝑀

𝜋𝑑3
≤ [𝜎]

𝑀 = 𝑀𝐶
2 + 𝑀𝑆

2 + 𝑇𝑗
2

式中： ——计算转矩，N·mm；jT

d——轴在断面处的直径， mm；

——在断面处轴的垂直方向弯矩，N·mm；𝑀𝐶
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——在断面处轴的水平方向弯矩，N·mm；𝑀𝑆

——许用应力 ； [𝜎] 400𝑀𝑝𝑎

第一轴低档工作时强度校核：

𝐹𝑡1 = 8.891 × 103𝑁

𝐹𝑟1 = 3.512 × 103𝑁

𝐹𝑎1 = 3.356 × 103𝑁

𝑙𝐴𝐵 = 35𝑚𝑚，𝑙𝐵𝐶 = 80𝑚𝑚

2）求 H 面内支反力 、 和弯距𝐹𝐻𝐴 𝐹𝐻𝑐 𝑀𝐶

输出轴受力如图 4.3（a）所示，则

𝐹𝐻𝐴 + 𝐹𝐻𝐶 = 𝐹𝑡

𝐹𝐻𝐴𝑙𝐴𝐵 = 𝐹𝐻𝐶𝑙𝐵𝐶

可得：  =6605N，  =2396N，  =243.873N·m𝐹𝐻𝐴 𝐹𝐻𝑐 𝑀𝐶

3）求 V 面内支反力 、 和弯距𝐹𝑉𝐴 𝐹𝑉𝐶 𝑀𝑠

输出轴受力如图 4.3（b）所示，则

𝐹𝑉𝐴 + 𝐹𝑉𝐶 = 𝐹𝑟

𝐹𝐻𝐴𝑙𝐴𝐵 = 𝐹𝐻𝐶𝑙𝐵𝐶 + 𝐹𝑎

𝑑2

2

由上述两式可得：  =2127N，  =1511N，  =141.132N·m𝐹𝑉𝐴 𝐹𝑉𝐶 𝑀𝑠

𝑀 = 𝑀𝐶
2 + 𝑀𝑆

2 + 𝑇𝑗
2

= 243.8732
+ 141.1322

+ 1802

= 334.35𝑁 ∙ 𝑚

所以将 M=334.35N·m,d=22.5mm 代入得：
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𝜎 =
32𝑀

𝜋𝑑3
=

32 × 334.35 × 103

3.14 × 22.53

= 283.65𝑀𝑝𝑎 < [𝜎]

受力图如图 4.3 所示：

（a）水平方向受力图                            （b）垂直方向受力图

图 4.3  输入轴受力图

弯矩图如图 4.4 所示：

             

（a）水平弯矩图                             （b）垂直弯矩图

图 4.4　输入轴弯矩图

（3）轴的刚度计算

轴在工作过程中会有两个因素对齿轮产生很大的影响，其一就是存在于垂直面中的

挠度，其二就是存在于水平面中的转角。垂直面内的挠度对齿轮的影响具体的表现就是

会使齿轮的中心距发生变化，齿轮不能准确的啮合；而水平面内的转角具体表现就是会

出现齿轮间会倾斜，致使受力不均匀。

若设轴在垂直面内挠度记为 ，转角记为 和在水平面内挠度记为 ，则可根据下面𝑓𝑐 𝛿 𝑓𝑠

的公式计算轴的挠度：
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𝑓 = 𝑓𝑐
2 + 𝑓𝑠

2 ≤ 0.2𝑚𝑚

轴在垂直面内挠度的允许值为 =0.05～0.09mm，而在水平面内挠度的允许值为[𝑓𝑐]

=0.09～0.15mm。而齿轮所在平面的转角应不大于 0.002rad。[𝑓𝑠]

由于上述的轴在垂直面和水平面内挠度的允许值可看出，满足 ， ，𝑓𝑐 < [𝑓𝑐] 𝑓𝑠 < [𝑓𝑠]

，故满足刚度要求。𝛿 < [𝛿]

（4）输出轴的校核

对于输出轴的校核就如同上面输入轴的校核一样，所以同理可得，H 面内的弯矩、V

面内的弯矩和输出轴转矩为：

H 面内的弯矩：

𝑀𝐶 = 2335 × 90 × 10 ‒ 3 = 210.15𝑁 ∙ 𝑚

V 面内的弯矩：

𝑀𝑆 = 3151 × 35 × 10 ‒ 3 = 110.285𝑁 ∙ 𝑚

输出轴转矩 为：2gT

𝑇𝑔2 = 𝑇𝑒 𝑚𝑎𝑥 × 𝑖低 = 180 × 2.26 = 270𝑁

将 、 和 代入得，𝑀𝐶 𝑀𝑆 𝑇𝑔2

𝑀 = 𝑀𝐶
2 + 𝑀𝑆

2 + 𝑇𝑔2
2

= 210.152 + 110.2852 + 2702

=359.48N m∙

        所以将 M=359.48 N·m,d=35mm 代入得：

，故符合强度要求。
𝜎 = 32𝑀

𝜋𝑑3 = 85.45𝑀𝑝𝑎 < [𝜎]
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4.2 轴承的选择及校核

4.2.1 分动器轴承的选择

轴承可以分为滚动和滑动两大类，对于不同的零件就要选用不同的轴承类型。对于

滚动轴承而言，其具备的优点有许多，较明显的优点就是摩擦阻力较小，这样经济性有

了提高；轴承的选用肯定是要求转动的灵活性，正好，滚动轴承具有转动灵活的特点；

另外滚动轴承在润滑时也很便捷，传动效率高和拆装方便等特点，这些与滑动轴承相比

较是占据优势的。

选用轴承时要考虑到轴的结构，承受载荷的特点也对轴承的选用进行了限制，并因

其不同而不同。本设计输入轴与输出轴之间采用的是滚针轴承，而输入轴、后桥输出轴

和前桥输出轴三者与箱体之间采用的是圆锥滚子轴承。

4.2.2 轴承的校核

1）输入轴轴承 30205

查阅互联网可知        ；𝐶𝑟 = 33.5𝐾𝑁，𝐶𝑟0 = 36.0𝐾𝑁

；𝑦 = 1.5，𝑒 = 0.4

圆锥滚子轴承受力如图 4.7

图 4.7  轴承受力图

其中                       𝐹𝑟𝑎 𝐹𝐻𝐴
2 + 𝐹𝑉𝐴

2 = 6923𝑁

𝐹𝑟𝑐 𝐹𝐻𝐶
2 + 𝐹𝑉𝐶

2 = 2805𝑁

内部轴向力                    𝐹𝑠𝑎 =
𝐹𝑟𝑎

2𝑟 = 2253𝑁
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𝐹𝑎 = 3387𝑁

𝐹𝑠𝑐 =
𝐹𝑟𝑐

2𝑟
= 888.9𝑁

           𝐹𝑎 + 𝐹𝑠𝑐 = 3387 + 888.9 = 4275.9𝑁 > 𝐹𝑠𝑎 = 2253𝑁

           𝐹𝑎𝑐 = 𝐹𝑠𝑐 = 888.9𝑁

由于 及  𝐹𝑟𝑎 > 𝐹𝑟𝑐 𝐹𝑎𝐴 > 𝐹𝑎𝑐

又因为 所以

𝐹𝑎𝐴

𝐹𝑟𝐴 = 0.612 > 𝑒 = 0.4  𝑋 = 0.5，𝑌 = 1.5

当量动载荷：            𝑃 = 𝑓𝑝(𝑋𝐹𝑟 + 𝑌𝐹𝑎)

代入得：                ；𝑃𝑟 = 9387.5𝑁

轴承寿命用小时表示比较方便：

𝐿ℎ =
106

60𝑛
(

𝑓𝑡𝐶

𝑓𝑝𝑃
)𝛿

式中： ——基本额定寿命，h；hL

——温度系数，轴承工作温度为 100℃时， =1；tf tf

——载荷系数；pf

C——基本额定动载荷，N；

P——动载荷，N；

——寿命指数，对于滚子轴承 =2； 

n——轴的转速，r/min。

取 =1，  =1.5，n=5500r\min， 代入上述式中得：𝑓𝑡 𝑓𝑝 𝛿 = 2

𝐿ℎ = 6.24 × 104ℎ
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平均车速𝑉 = 4𝐾𝑚/ℎ,𝑉𝑎 𝑚𝑎𝑥 = 166𝐾𝑚/ℎ

行驶至大修前的总行驶里程𝑆 = 𝐿ℎ𝑉𝑎𝑚 = 9.35 × 106𝐾𝑚

对汽车轴承寿命的要求是 km，故该轴承满足使用要求。4 × 105

2）输出轴轴承 30210

查互联网可知：𝐶𝑟 = 53.7𝐾𝑁,𝐶𝑜𝑟 = 64.8𝐾𝑁

                        ；𝑌 = 1.5,𝑒 = 0.4

因为 e=0.4，故 ，所以  
𝐹𝑎1

𝐹𝑟1
= 0.89 > 𝑒 𝑋1 = 0.5,𝑌1 = 1.5

                    ，所以 ；

𝐹𝑎2

𝐹𝑟2
= 0.78 > 𝑒 𝑋2 = 0.5，𝑌2 = 1.5

由公式得： ，𝑃1 = 8690𝑁 𝑃2 = 5398𝑁

取 ， ， 代入得： ，𝑓𝑡 = 1，𝑓𝑝 = 1.4 𝑛 = 5500
𝑖2

= 2.4 × 103𝑟/𝑚𝑖𝑛 𝜀 = 2 𝐿ℎ = 2.5 × 104

 >𝑆 = 4.35 × 106 4 × 105𝑘𝑚

故该轴承满足使用要求。

4.2.3 轴承的润滑和密封

通常情况下润滑方式有脂润滑和油润滑，对于润滑剂的选择并不是没有规定的，具

体选择可按速度因数 dn 值来定。

如果采用润滑脂润滑，那么其 ，超过这一范围不宜采用润𝑑𝑛 ≤ 2.5 × 105𝑚𝑚 ∙ 𝑟/𝑚𝑖𝑛

滑脂润滑，而应该采用润滑油润滑。对于本次设计的参数，可知道

d=25mm，n=5500r/min，所以计算出 dn= 应当采用润滑脂润滑为恰当。1.4 × 105𝑚𝑚𝑟/𝑚𝑖𝑛

润滑脂能够在零件摩擦表面存在较长时间，密封性能良好，若对于密封程度不良的零件，

润滑脂可以防止外界的尘土以及其他的杂志粘附在摩擦表面，用润滑脂润滑时，不需要

复杂的密封装置和供油系统，可以简化机械结构，供油次数少，不需要经常的添加油。

在密封轴承的过程中，所采用的是密封圈，密封圈的工作温度范围大概在-40~100℃



28

之间。

4.3 轴的其他参数

4.3.1 壳体的设计

本设计取壳体的壁厚为 10mm，在设计时也考虑到实际中的运用，故壳体侧面的内壁

与齿轮之间留有 4～9mm 的间隙，防止齿轮卡死，同时齿轮齿顶到分动器的壳体的底部

之间的距离大约为 20mm。

4.3.2 花键的形式和尺寸

《根据机械设计（基础）课程设计》表 12-3，取输入轴矩形花键尺寸：

𝑁 × 𝑑 × 𝐷 × 𝐵 = 6 × 26
𝐻7
ℎ7

× 30
𝐻10
𝑎11

× 6
𝐻11
ℎ10

其中 N 为键数，d 为小径，D 为大径，B 为键宽

后桥输出轴矩形花键：

𝑁 × 𝑑 × 𝐷 × 𝐵 = 6 × 26
𝐻7
ℎ7

× 30
𝐻10
𝑎11

× 6
𝐻11
ℎ10

前桥输出轴矩形花键：

𝑁 × 𝑑 × 𝐷 × 𝐵 = 8 × 52
𝐻7
ℎ7

× 58
𝐻10
𝑎11

× 10
𝐻11
ℎ10

4.4 本章小结

本章主要进行了轴和轴承的设计与计算，轴的设计与校核与轴承校核这部分是重点。

设计出轴的结构，并根据设计出的轴设计出匹配的轴承，经过强度的校核，满足设计及

使用要求。
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5.总结

分动器是决定整车性能的主要部件之一，也是传动系中的重要部件。在本次分动器

的设计过程中，内容主要有：结构方案的选择（两轴式分动器）；根据北京吉普的主要参

数，计算出中心距，从而设计了齿轮、输入轴、输出轴、花键的尺寸并对这些零件进行

了校核。本设计采用链传动，在后桥输出轴上设计了接合套，从而实现了在城市道路上

是后驱，而通过越野路段时，后桥的接合套与空套齿轮接合，通过链传动带动前桥，与

接合前桥，实现四驱。

时间转瞬即逝，紧张而又繁忙的毕业设计已经告一段落了，在不知不觉之中，我的

大学生活即将画上一个句号。在这次的设计过程中，虽然每一天都是在忙忙碌碌之中度

过的，不停的修改，但是在疲惫之余，我感到了每天都过得很充实。对于这次的毕业设

计，可以说是在我大学期间最后一次去自主学东西了，想到这里难免有些惆怅，值得欣

慰的是，通过本次的毕业设计，我知道了光光靠课本上的知识是远远不够的，期间学到

了许多课堂上、书本上学不到的知识，此次设计不仅检测了大学这四年来的学习成果，

还增加了我的知识面，让我体验到了理论与实践的相结合。这为以后步入社会、适应社

会需求提供了一次很好的锻炼机会。
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