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摘 要

本说明书阐述的内容是关于轻型客车驱动桥总成设计和计

算过程。

驱动桥是汽车行驶系的重要组成部分，其基本功用是增大由

传动轴或直接由变速器传来的转矩，将转矩分配给左、右车轮，

并使左、右驱动车轮具有汽车行驶运动学所要求的差速功能。所

以其设计质量直接关系到整车性能的好坏。所以在设计过程中，

设计者本着严谨和认真的态度进行设计。

在绪论部分，对驱动桥各总成及其选用形式作了简明扼要的

说明。

在方案论证部分，对驱动桥及其总成结构形式的选择作了具

体的说明。本设计选用了单级减速器，采用的是双曲面齿轮啮合

传动，尽量的简化结构，缩减尺寸，有效的利用空间，充分减少

材料浪费，减轻整体质量。由于是轻型货车，主要形式在路面较

好的条件下，因此没有使用差速锁。

在设计计算与强度校核部分，对主减速器主从动齿轮、差速

器齿、轮车轮传动装置和花键等重要部件的参数作了选择。同时

也对以上的几个部件进行了必要的校核计算。

在工艺部分，对本设计的制造和装配等工艺，作了个简单的

分析。

结束语是作者对本次毕业设计的一些看法和心得体会，并对

悉心帮助和指导过我的指导老师和同学表示衷心的感谢和深深的

敬意。

关键词   驱动桥   轻型客车   差速器   主减速器   
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ABSTRACT

The main content of this bachelor paper is the process of the 
design and calculation of the drive axle for mini-bus.

As one of main component of vehicle drive line, its basic effect 
is to enlarge the torques that comes from the drive shafts or directly 
from the transmission, and distributes the torques to side wheels, and 
make the side wheels have the differential drive axle has an 
important effect on vehicle performance, therefore, we should keep a 
serious and earnest attitude during the course of design.

In the exordium part, it has short and sweet introduced the 
assembly and pattern selection for drive axle.

In the part of selection and argumentation ,a concrete description 
of structure form of drive axle and its assemblies are made. In this 
design, it has selected the single-grade main-reducer drive axle, it is 
two hypoid gears, it can simplify the structure, reduce the size, make 
effect use of the space and materials, reduce the whole quality. As it 
is for mini-bus and often use on good rods, so it dosen’t use 
differential block.

In the part of designing conclusion and strength check, parameter 
of the essential units such as the speed reduction,differential,wheel 
drive mechanism and so on are selected. At the same time, the author 
makes the strength check to the main speed reduction,differential 
wheels drive mechanism.

In the technology of drive ring gear shaft is analyzed, afterwards 
its dimensional chain is calculated.

In the conclusion, the author makes a brief summary about this 
Graduation Project. And the author gives his heartily thanks and 
respects to the guide teachers and classmates, who helped and 
supervised the author a lot.

Key words           drive axle             mini-bus  
differential gear           main-reducer
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个人在指导教师的指导下进行的研究工作及取得的成

果。尽我所知，除文中特别加以标注和致谢的地方外，
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不包含我为获得          及其它教育机构的学位或学

历而使用过的材料。对本研究提供过帮助和做出过贡献

的个人或集体，均已在文中作了明确的说明并表示了谢
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定，即：按照学校要求提交毕业设计（论文）的印刷本

和电子版本；学校有权保存毕业设计（论文）的印刷本

和电子版，并提供目录检索与阅览服务；学校可以采用

影印、缩印、数字化或其它复制手段保存论文；在不以

赢利为目的前提下，学校可以公布论文的部分或全部内

容。

作者签名：　　 　    　　    日　  期：　　 　 　　 
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    驱动桥处于动力传动系的末端，其基本功能是增大由传动轴

或变速器传来的转矩，并将动力合理的分配给左右驱动轮，另外

还承受作用与路面和车架或车身之间的垂直力纵向力和横向力。

驱动桥一般由主减速器差速器车轮传动装置和驱动桥壳等组成。

    驱动桥设计应当满足如下基本要求：

1) 所选择的主减速比应能保证汽车具有最佳的动力性和燃

油经济性。

2) 外形尺寸要小，保证有必要的离地间隙。

3) 齿轮及其他传动件工作平稳，噪声小。

4) 在各种转速和载荷下具有高的传动效率。

5) 在保证足够的强度刚度条件下，应力求质量小，尤其是簧

下质量应尽量小，以改善汽车平顺性。

6) 与悬架导向机构运动协调，对于转向驱动桥，还应与转向

机构运动相协调。

7) 结构简单，加工工艺性好，制造容易，拆装调整方便。

                           

2  驱动桥总成的结构形式及布置
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 驱动桥的结构形式与驱动车轮的悬架形式密切相关。当车轮采

用非独立悬架时，驱动桥应为非断开式，即驱动桥壳是一根连接

左右驱动车轮的刚性空心梁，而主减速器差速器及车轮传动装置

都装在它里面。当采用独立悬架时，为保证运动协调驱动桥应为

断开式，这种驱动桥无钢性的整体外壳，主减速器及其壳体装在

车架或车身上，两侧驱动车轮则与车架或车身做弹性联系，并可

彼此独立地分别相对于车架或车身做上下摆动，车轮传动装置采

用万向节传动。

    具有桥壳的非断开式驱动桥结构简单，制造工艺性好成本低，

工作可靠，维修调整容易广泛应用于各种载货汽车客车及多数的

越野汽车和部分小轿车上。但整个驱动桥均属于簧下质量，对汽

车平顺性和降低动载荷不利。断开式驱动桥结构较复杂，成本较

高，但它大大地增加了离地间隙，减小了簧下质量，从而改善了

行驶平顺性，提高了汽车的平均车速;减小了汽车在行驶时作用

与车轮和车桥上的动载荷，提高了零部件的使用寿命；由于驱动

车轮与地面的接触情况及对各种地形的适应性较高，大大增敲了

车轮的抗侧滑能力。

由于轻型客车主要在城市内短途，路面状况较好且车速不高，

所以使用结构简单成本低廉的非独立悬架，整体式驱动桥。结构

示意图如下：



2005 届毕业设计说明书            Page 8 of 24

8

他由驱动桥壳主减速器差速器半轴和轮毂组成。从变速器经

万向传动装置输入驱动桥的转矩，首先传到主减速器，在此增大

转矩并相应降低转速后，经差速器分配给左右半轴，最后通过半

轴外缘的凸缘盘传至驱动车轮的轮毂，轮毂驱动车轮运动。
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3  主减速器

3.1  主减速器的结构形式选择

    主减速器的功用：将输入的转矩增大并相应降低转速，以及

当发动机纵置时还具有改变转矩旋转方向的作用。

    为了较为清晰地讲述，下面将列表说明单级与双级主减速器，

螺旋锥齿轮与双曲面齿轮的有缺点和使用条件。

                 单级与双级主减速器对比表

类别 单级主减速器 双级主减速器

结构示意图

结构 简单 复杂

质量 较小 较大

成本 较小 较大

减速比 小于 7 7~12
应用范围 轿车，轻，中型货车 中，重型货车，大客车

螺旋锥齿轮与双曲面齿轮对比表

类别 螺旋锥齿轮 双曲面齿轮

结构示意图

轴线 垂直相交于一点 垂直但不相交



2005 届毕业设计说明书            Page 10 of 24

10

偏移距 无 有

螺旋角 21   21  

齿轮尺寸相同时 传动比小 传动比大

从动齿轮尺

寸相同时

主动齿轮直径小 主动齿轮直径大传

动

比

一

定

主动齿轮尺

寸相同时

从动齿轮直径大 从动齿轮直径小

纵向滑移 无 有

重合度 小 大

齿轮强度 小 大

传动效率 0.95 0.90
抗胶合能力 高 低

轴向力 小 大

轴承寿命 大 小

润滑油 普通 特殊

传动比范围 5.40 i 5.40 i

其他 加工容易热处理简

单成本低 存在 E




w

 21

由于本设计题目为轻型客车驱动桥设计，而不是载重货车或

者越野车，因此采用单级主减速器已经足够了。

为保证有足够的离地间隙，减小从动齿轮的尺寸，选择了双

曲面齿轮。 

3.2  主减速器计算载荷的确定

3.2.1主减速比的选择

1 预选

  248.4
1*120

4000*338.0*377.0*377.0
max

0 
gh

pr

iv
nr

i

rr ：车轮滚动半径 0.338M
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pn ：发动机输出功率最大时主轴转速 4000rpm

maxv ：最高车速 120km/h

ghi ：变速器最高档速比 1

为了得到足够的储备功率， 0i 一般应加大 10%~25%，取大 10%，

则 0i =4.248*1.1=4.672

2 选择齿数

当 0i 较小（3.5~5）时， 1z 取 7~12 ，为减小重量尺寸，取 1z =8，

则 2z =4.672* 1z =37.376

所以取 2z =37（38 有公约数）， 因此最终选择 0i =37/8=4.625

3.2.2  从动齿轮计算载荷的确定

1) 按发动机最大转矩计算

Nm
n

kiiT
T Tde

ce 3262
1

9.0*1*625.4*452.4*17601max 


dk ：猛接离合器所产生的动载系数

maxeT ：发动机的最大转矩

1i ：变速器的一档传动比

0i ：主减速器的减速比

 ：发动机到驱动桥之间的传动效率

n：计算驱动桥数

2) 按驱动轮打滑



2005 届毕业设计说明书            Page 12 of 24

12

1*1
338.0*2.1*85.0*8.9*130022 

LL

r
cs i

rmGT


， =4392nm

2G :满载状态下的后桥静载荷

'
2m ：最大加速度时的后轴负荷系数

 ：轮胎与路面间的附着系数

rr ：轮胎的滚动半径

Li ：轮边减速比

L ：轮边传动效率

3)  按汽车日常行驶平均转矩确定的从动轮的计算转矩 cFT ：

nm
ni

rfffGT
LL

rPHR
cF 834

1*1*1
)0008.0015.0(*338.0*8.9*2650

**
*)(*










G：汽车满载总重

Rf ：道路的滚动阻力系数

Hf ：汽车正常使用的平均爬坡能力

Pf ：汽车在爬坡时的加速能力系数

l ：轮边传动效率

n：计算驱动桥数

3.2.3主动齿轮的计算转矩 zT

G

c
z i

T
T

0



cT ：从动齿轮的计算转矩
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0i ：主减速比

G ：主从动齿轮间的传动效率

1)  按发动机的最大扭矩和传动系最低档速比确定的主动锥齿轮

的计算转矩

nm
i
T

T
G

ce
Ze 735

96.0*625.4
3262

0




2)  按驱动轮打滑转矩确定的主动锥齿轮的计算转矩

nm
i
T

T
G

cs
Zs 989

96.0*625.4
4392

0




3)  按汽车日常行驶平均转矩确定的主动锥齿轮的计算转矩

nm
i
T

T
G

cF
ZF 188

96.0*625.4
834

0




3.3  主减速器锥齿轮主要参数的选择

以下各项的计算中， nmTTT cscec 3262],min[ 

3.3.1  主动锥齿轮齿数选择

选取原则：

１． 21 ZZ  不小于４０

２． 21ZZ 避免有公约数

３． 1Z 不小于６

所以选 37,8 21  ZZ 符合这些要求

3.3.2  从动轮大端分度圆直径 2D 和断面模数 sm
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mmTkd cd 63.2073262*14 33
2 

dk ：直径系数，取为１４

mmTkm cms 6.53262*3776.0 33 

3.3.3  齿面宽度

经验公式估算: mmdF 18.3263.207*155.0155.0 2 

取为 32.2mm

3.3.4  双曲面齿轮偏移距 E的确定

E 过大使齿轮纵向滑移过大，引起齿面早期磨损

E 过小不能发挥双曲面齿轮的优点

E 应给接近 0.2 2d 且 24.0 AE 

22.0 d ＝0.2*207.63=41.5mm mmA 7464.434.0 0  (后面的程序计

算结果)

所以，取 E＝４0mm　下偏移，即由从动齿轮的锥顶向其齿

面看去，并使主动齿轮处于右侧，主动齿轮在从动齿轮中心线的

下方。

3.3.5中点螺旋角 

 越大，则重合度越大，轮齿强度越大，啮合齿数越多，传

动平稳。

 越小，齿轮上所受的轴向力越大，轴承载荷越大，轴承寿

命缩短。

预选:
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'

21

2'
1 553

63.207
40*90625.4*525*90525 ������� 

d
E

Z
Z

3.3.6螺旋方向的确定

选用原则：挂前进当时，齿轮轴向力为离开锥顶的方向，使

主从动齿轮有分离的趋势，防止齿轮卡死。

选取主动齿轮左旋（从锥顶看，齿形从中心线上半部分向右

倾斜）。

3.3.7  法向压力角 的选择

法向压力角大一些可以增加齿轮强度，减少不发生根切的最

小齿数。

过大易使齿顶变尖，端面重合度降低。

选取 '3022 �

3.3.8  铣刀的刀盘半径选择

根据《双曲面齿轮与圆锥齿轮》的表３－１６预选刀盘半径

mmrd 375.79

　　双曲面齿轮的几何尺寸程序计算结果附后

  

3.4  主减速器双曲面齿轮校核

　　程序计算得主动轮螺旋角 �0796.531  ，而预选的

�09.53'
1  ，两者差值 �� 50104.0  ,符合要求，平均螺旋角

��� 40)7436.270796.53(*5.0)(5.0 21   ，查《汽车设

计》（刘维信）图９－５８可知，重合度 8.1Fm ，较好。
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　　双曲面齿轮轮齿损坏形式主要有：弯曲疲劳折断，过载折断，

齿面点蚀及剥落，齿面胶合，齿面磨损等。

3.4.1  单位齿长圆周力

主动轮大端分度圆直径

mm
Z
dZd 142.66

0796.53cos*37
7436.27cos*63.207*8

cos
cos

12

221
1  �

�




主减速器锥齿轮的表面耐磨性常用齿轮上的单位齿长圆周力来

估算。

按发动机最大转矩和变速器一档速比计算

mmNPmmN
dF
iT

p e 982][740
32*142.66

10*452.4*176*2
2
10* 3

1

3
1max

1 

按发动机最大转矩和变速器直接档速比计算

mmNPmmN
dF
iT

p e 214][166
32*142.66
10*1*176*2

2
10* 3

1

3
4max

1 

满足要求。

3.4.2  轮齿弯曲强度

锥齿轮轮齿的齿根弯曲应力公式

FZJmK
KKTK

sv

ms
w 2

0
310*2



T :为所计算的齿轮的计算转矩

0K ：过载系数。

sK ：尺寸系数

mK ：齿面载荷分配系数

vK ：质量系数
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①主动锥齿轮强度校核
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1)以发动机最大扭矩和传动系最低当速比所确定的主动锥齿轮

的转矩 zeT 为计算扭矩来校核

awa
sv

ms
w MPMP

FZJmK
KKTK

700][394
3.0*6.5*8*32*1

1.1*685.0*1*735*10*210*2
2

3

2
0

3

 

2)以汽车日常行驶平均转矩所确定的主动锥齿轮转矩 zFT 为计算

扭矩来校核

awawcF MPMP 9.210][101
35.0*6.5*8*32*1

1.1*685.0*1*188*10*2
2

3

 

②从动锥齿轮强度校核

1)以发动机最大扭矩和传动系最低当速比所确定的从动锥齿轮

的转矩 ceT 为计算扭矩来校核

awawcF MPMP 700][441
3.0*6.5*37*32*1

1.1*685.0*1*3262*10*2
2

3

 

2)以汽车日常行驶平均转矩所确定的从动锥齿轮转矩 cFT 为计算

扭矩来校核

awawcF MPMP 9.210][112
3.0*6.5*8*32*1

1.1*685.0*1*3262*10*2
2

3

 

3.4.3  轮齿接触强度

锥齿轮轮齿的齿面接触应力公式：

FJK
KKKTK

d
C

v

fmSp
j

3
0

1

10*2


T：为所计算齿轮的计算转矩

0K :过载系数 

sK ：尺寸系数。
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mK ：齿面载荷分配系数

vK ：质量系数

由于接触应力主从动齿轮相等，所以以下只计算主动轮的

1)按主动轮计算载荷计算

ajj MP2800][7.1637
233.0*32*1

10*1*1.1*1*1*735*2
142.66

6.232 3

 

2)按日常行驶转矩计算

ajj MP1750][3.828
233.0*32*1

10*1*1.1*1*1*188*2
142.66

6.232 3

 

3.5  锥齿轮的材料

汽车主减速器锥齿轮目前常用渗碳合金钢来制造，主要有

20GrMnTi,20MnVB,20MnTiB,22CrNiMo 等 。

本设计采用够内为比较多用的 20GrMnTi。其优点是表面可

得到含碳量较高的硬化层，具有相当高的耐磨性和抗压性，而心

部较软，具有很好的韧性，因而它的弯曲强度，表面接触强度和

承受冲击的能力均很好。由于含碳量较低，使得锻造性能和切削

加工性能较好。其主要缺点是热处理费用较高，表面硬化层以下

的基底较软，在承受很大的压力时可能产生塑性变形，如果渗透

层与心部的含碳量相差过多，便会引起表面硬化层剥落。

3.6 主减速器主从动齿轮的支撑方案

逐渐速器中必须保证主从东齿轮具有良好的啮合状态，才能

使他们良好的工作。齿轮的正确啮合，除了与齿轮的加工质量，

装配调整及主减速器壳体的刚度有关外，还与齿轮的支撑刚度密

切相关。
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3.6.1  主动锥齿轮的支撑

主动锥齿轮的支撑形式课分为悬臂式支撑核跨置式支撑两

种。

悬臂时支撑机构的特点实在锥齿轮的大端一侧采用较场的

轴颈，其上安装量个圆锥滚子轴承。为了减小悬臂长度和增加两

轴承只见的距离，以改善支撑刚度，应该是两个圆锥滚子轴承的

大端朝外，使作用在齿轮上离开锥顶的轴向力由靠近齿轮的轴承

承受，而反向轴向力则幽灵一个轴承承受。悬置式支撑机构简单，

支撑刚度较差，用于传递扭矩较小的轿车，轻型货车的单级逐渐

速器中。

跨置式支撑结构的特点是在锥齿轮的两端均由轴承支撑，这

样可以大大增加支撑刚度，又使轴承负荷减小，齿轮啮合条件改

善，因此齿轮的承载能力高于悬臂式。此外由于齿轮大端一侧轴

颈上的两个圆锥磙子轴承之间的距离很小，可以缩短主动齿轮轴

的长度，使不止更加紧凑，并可减小传动轴夹角，有利于整车布

置。但是跨置式支撑必须在主减速器壳体上有支撑导向轴承所需

的导向轴承座，从而使主减速器壳体制造结构复杂，加工成本提

高。另为，因主从动锥齿轮之间的空间很小，以致使主动齿轮轴

得到向轴承尺寸受到限制，有时甚至布置不下或者使齿轮拆装困

难。跨置式支撑中的导向轴承为圆柱磙子轴承，并且内外全可以

分离，他仅仅承受径向力，此村根据布置位置而定，是易损坏的

一个轴承。

由于本设计是轻型客车的驱动桥，所传递的扭矩较小，采用

悬臂式支撑已经足够，这样可以式结构简单，布置容易，成本降

低。



2005 届毕业设计说明书            Page 20 of 24

20

3.6.2  从动锥齿轮的支撑

从动齿轮的支撑刚度与轴承的形式，支撑间的距离级轴承之

间的分布比例有关。从东锥齿轮多用圆锥磙子轴承支撑。为了增

加支撑刚度，两圆锥磙子轴承的大端应向内，以减少轴承之间的

距离。为了使从东锥齿轮背面的差速器壳体有足够的空间来布置

加强筋以增加支撑稳定性，轴承之间的距离应该不小于从动锥齿

轮大端分度圆直径的 70%。为了使载荷能尽量平均的分配在两侧

的轴承上，应尽量使从东锥齿轮两侧轴承的距离相等或是从动锥

齿轮距离左侧轴承的距离大于右侧轴承的距离。

3.7  主减速器锥齿轮轴承载荷计算

3.7.1  锥齿轮齿面上的作用力

锥齿轮的受力示意图如下

根据《汽车设计》（刘惟信编）中介绍，主动轮的当量转矩为

3

34
44

33
33

32
22

31
11

max1 100

)
100

*()
100

*()
100

*()
100

*([ T
gg

T
gg

T
gg

T
gg

ed

fif
f

iffiffif
TT



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3

3333

100

)
100
60*1(*75)

100
70*141.1(*21)

100
60*398.2(*3)

100
50*452.4(*1[

176




nm7.136

主从动锥齿轮的中点分度园直径如下：

mmFdd Rm 2.1789.66sin3263.207sin 222  �

mm
Z
Zdd mm 83.58

cos
cos*

12

21
21 




主动轮受力为

kn
d
T

P
m

d 6.4
83.58

7.136*22

1

1
1 

从动轮受力

knPP 8.6
cos
cos

1

21
2 




则由此可计算出主从动轮上的轴向力和颈向力

主动轮的轴向力为：

1

11111
1 cos

)cossinsin(


 


tgPA

kntg 4.4
0796.53cos

8194.16cos0796.53sin8194.16sin5.22(6.4



 �

����

径向力

1

11111
1 cos

)sinsincos(


 


tgP
R

kntg 6.4
0796.53cos

8194.16sin0796.53sin8194.16cos5.22(6.4





�

����

从动轮轴向力
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kn
tgP

A 9.3
cos

)cossinsin(

2

22222
2 







径向力

kn
tgP

R 4.2
cos

)sinsincos(

2

22222
2 







3.7.2  轴承受力计算

轴承和齿轮的相对位置关系如下图

其中 111111 ,, PFRFAF tRa 

222222 ,, PFRFAF tRa 

主动轴                    从动轴
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