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纯电动迷你巴士（驱动桥设计） 

摘  要 

    驱动桥存在于传动系最后端，它的最基本的作用就是增距、降速,作用到

它上面的力均来自于路面和车架或车身中间。它的性能的好坏直接决定车辆

性能的好与坏，特别是对纯电动迷你巴士更应该注意这一点，这次所做的设

计有部分参数是已经给定的，和大多数的设计者一样，我主要是参照了一些

传统的方法，此外，还详细查找了相类似的车型，基本了解和掌握了大量数

据之后我们开始动手进行设计，但是设计之前主减速器，差速器，半轴和桥

壳结构和类别还是得先确定下来的。然后进行齿轮和轴的强度校核，针对的

主要是相应轴承的寿命，和各个齿轮的强度以及它们的安装要求。整个设计

我们所选择的任何东西都是有理有据的，所以，我们才敢那么肯定的说我们

设计的驱动桥是合理有效的，是符合实际生产使用要求的。为了确保设计出

来的东西维修保养更为方便、快捷，各个零件的设计都应该都必须具有四化：

标准化，通用化，系列化，产品化。  

关键字：微型客车，驱动桥，主减速器，差速器，半轴  

 

 

 

全套图纸，加 153893706
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              PURE ELECTRIC MINI BUS 

ABSTRACT 

The drive axle is at the end of the power transmission system, and its basic 

function is to improve the torque and deceleration,the acting force acting 

between the pavement and the frame or the body. Its performance has a direct 

impact on the performance of the whole vehicle, and is particularly important for 

the bus. The main components of the drive axle are the main reducer, the 

differential, the axle shaft, and other drive and drive axle housing, etc. This 

design according to the given parameters, according to the traditional design 

method and reference the same type of car to determine the main reducer, 

differential, axle and axle housing structure type. Finally, design parameters and 

check the strength and life of the main main reducer, a driven gear, axle shaft 

gear and planetary gear. Drive bridge in the design process the basic guarantee of 

reasonable structure, in line with the practical application, the assembly and parts 

design as much as possible to meet the standardization of parts and components 

of the general and product series and auto deformation, convenience of repair 

and maintenance, parts of the process and easy manufacture.  

KEY WORDS:   mini-bus ,drive axle ,main reducer   

differential ,half axle 
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前言 

驱动桥位于车辆的传动系统最终，它的众多功能中的基本功能是增加扭

矩，降低转动速度，并改变力的传递方向，换句话说就是增大直接或间接由

变速器传递过来的转矩，并将它合理的分配到驱动车轮的左右轮；此外，还

有很多其他形式的力作用到驱动桥上，垂直力、横向力和径向力就作用到驱

动桥上，此外还受到制动力矩和反作用力矩等等作用。驱动桥的构造很是复

杂，不过我们只研究主要的几个结构，也就是主减速器，差速器，半轴和桥

壳等几个部分。  

在设计驱动桥的整个过程中我们一定要时刻牢记以下几点：  

1） 主减速比是首先也是最重要的考虑的问题，在一定的情况下必须具有

要求的燃料经济性和车辆运转的动力性。  

2） 外形尺寸尽量小，以确保汽车具有一定的离地间隙，用来达到通过性

的要求。  

3） 齿轮及其他传动件工作稳定，发出的声音较小。  

4） 在不同的载荷和转速条件下下具有很高的传动效率。  

5） 有足够的强度和硬度以至于不管在什么情况下都能很好的承载力与

力矩；在此情况下，削减重量从而减小冲击载荷，进而增强车辆运行

的平顺性。  

6） 导向机构和转向机构两个看似好像与驱动桥毫无关联的机构在这里

必须能够和驱动桥协调转动起来。  

7） 桥体的加工过程必须简单，并且选料便宜，最最重要的是如果出现故

障必须保证维修简便。 
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第一章  驱动桥结构方案分析 

我们可以见到的驱动桥的形式有很多种，在车辆驱动桥设计过程中如果

选用断开式驱动桥，则悬架就采用独立悬架，然而，要是我们使用非断开式

驱动桥，则就应该采用非独立悬架。由于非断开式驱动桥制造工艺简单、制

造材料便宜而且工作状态比较可靠，经过对比国内外的相关纯电动迷你巴士

的相关车型的设计，我们决定使用非断开式驱动桥。 
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第二章  主减速器设计 

2.1  主减速器的结构形式 

常遇到的主减速器其实总类还不是太多的，但是分类比较复杂，一般情

况下是根据它是何种类型的齿轮，主动齿轮和从动齿轮的配置方法和减速形

式的不同进行分类的。 

2.1.1  主减速器的齿轮类型 

主减速器齿轮的形式也是不尽相同的，设计过程中常会遇到的也是使用

最为广泛的就是以下几种类型：弧齿锥齿轮，双曲面齿轮，圆柱齿轮和蜗轮

蜗杆等。考虑到种种原因这次设计我选用的是弧齿锥齿轮，它所具有的特点

大致有以下几点：各个齿轮的轴线相互垂直，此外它们还相交于一个点。这

种齿轮能够承受很大的载荷，原因也有好多，其中值得一提的就是：齿轮端

面有很大的重合与交叉，因此第一时间参加啮合的齿轮数会增多，此外，它

的轮齿的啮合过度很平缓，是由齿的一端慢慢的向另一端过度的，以至于它

的工况良好；但是弧齿锥齿轮也存在一些不好的地方，值得一说的就是它对

啮合精度的要求比较敏感，锥齿轮的安装稍微不精确就会使轮齿运转环境迅

速变差，从而加剧齿轮的磨损并且使其产生更大的噪声。  

2.1.2  主减速器的减速形式 

在这次设计中主减速器总的传动比取值为 6.2，小于 7，参照相关资料这

次设计选用的主减速器是单级主减速器。单级主减速器具有很多优点，但是

在这里我们主要看中的是它的以下几个好的地方：结构以及制造简单，所使

用的材料价格便宜，可以说是减速器中的最最基本的一种形式，并且它的应

用超级广泛。  

2.1.3  主减速器主、从动锥齿轮的支承方案 

    主减速器设计的各个齿轮必须具有所要求的啮合状态，此外，还必须保

证齿轮具有一定的刚度，这样齿轮才会良好的，按照我们所要求的运转。经

过查阅资料、相关文献和方案论证后，本设计采用跨越式支承结构，此外从
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动锥齿轮的支承选用的是圆锥滚子轴承。  

2.2  主减速器的基本参数选择与设计计算 

  2.2.1  主减速器计算载荷的确定 

    已知主减速器的传动比为 i0=6.2，现在使用的主减速器锥齿轮通常采用

两种切齿方式，一种是奥利康，一种是格里森，而本设计恰恰采用的就是格

里森式切齿方式。 

1. 按发动机最大转矩和最低挡传动比确定从动锥齿轮的计算转矩Ｔce 

           niiiKkTT fdece /01max η⋅⋅⋅⋅⋅⋅=    mN ⋅         （2-1） 

上述式子中出现的未知参数的含义如下：  1i ——变速器最低档传动比； 0i —
— 主 减 速 器 传 动 比 ； fi — — 分 动 器 传 动 比 ； 且

fiii •• 01 =1×6.2×1=6.2 

maxeT ——电机输出的峰值转矩，在此取 466 mN ⋅ ； 

η——变速器传动效率，在此取 0.97； 

n——该车的计算驱动桥数目在此取 1；  

dK ——紧急制动时引起的动载荷系数，性能系数 jf =0 的汽车： dk =1，

jf >0 的汽车： dk =2 或由实验选定。性能系数由下列式子计算  



















≥

<







=
16

T
gm0.195                                             0

16
T

gm0.195            
T

gm0.195-16
100

1

emax

a

emax

a

emax

a

当

当

jf            

（2-2） am ——满载时车辆的质量，在此取 5000 gK  ； 

所以 195.0 ×
466

8.95000×
>16     

∴ jf =0，也即 dk =1 

由以上各参数代入式子（2-1）可求 Tce 

Tce=
1

97.02.6114661 ×××××
=2802.524 mN ⋅  

2.  按驱动轮打滑转矩确定从动锥齿轮的计算转矩 csT  

          mcs irmGT
mr

⋅= ηϕ /'22          mN ⋅                 （2-3） 
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上述式子中出现的参数代表的含义如下： 2G ——满载时车辆驱动桥对地面

的最大载荷， 2G =5000×9.8=49000N; 

    ϕ——车轮对地面的黏着系数，本设计选用 0.85; 

    
r

r——车轮的滚动半径，在此选用车轮的滚动半径为 rr =0.386； 

    2'm ——最大加速时车辆后轴负荷转移系数；商用车：1.1~1.2，本设

计选为 1.1； 

    mi ——主减速器从动齿轮到车轮之间的传动比， mi =1；  

    mη ——主减速器主动齿轮到车轮之间的传递效率， mη =0.95； 

代入式子（2-3），有： csT =
95.01

386.085.01.149000
×

×××
=18615.358N  

  由式子（2-1）和式子（2-3）计算出来的转矩是最大作用在从动锥齿轮

上的力矩，它和我们所熟悉的平均力矩不一样。在从动锥齿轮的

最大应力计算过程中，转矩的取值应该是上述计算的转矩的最小

值，也就是说 CT =min[ cecs TT , ]，故主减速器从动齿轮的计算载荷

为： cT =2802.524N.m 

  查阅资料，我们不难得到计算主动锥齿轮的转矩的计算公式，计算式子

如下： zT =
G

c

i
T

η•0

     （2-4） 

       式子中， oi ——主传动比，在此取 6.2； 

      Gη ——各个齿轮之间的传递效率，本设计选用的是弧齿锥齿轮，查

阅相关表格可得 Gη 为 0.85； 

将数据代入式子（2-4）得： zT =531.788N.m 

2.2.2  锥齿轮主要参数的选择 

   和主减速器锥齿轮相关的参数有很多，本设计中只计算了和设计相关的

一些尺寸参数，大致包括：主、从动齿轮的齿数 1z 和 2z ，从动锥齿轮的大端

分度圆直径 2D 、端面模数 sm 、主从动锥齿轮齿面宽 1b 和 2b 、中点螺旋角 β、

法向压力角α 等。 

1. 主、从动锥齿轮齿数 1z 和 2z  

主、从锥齿轮齿数的选取主要注意以下几点： 

1）为了较好的磨合，齿数 1z ， 2z 最好保持互质关系。 

    2）为了获得合适重合度和很高的弯曲强度，主、从动齿轮齿数加在一起
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要大于或等于 40。 

3）为了确保良好的工况，噪声小和高的疲劳强度，商用车 1z 一般选择大

于或等于 6。 

4）当主传动比 0i 较大时， 1z 应取得小一些，以获得较好的离地距离。 

5）对于不同的主传动比， 1z 和 2z 选择应该具体问题具体对待。 

根据以上要求参考相关书籍资料和相应的计算取： 1z =7  2z =43  

故可以重新确定该车的主减速比： 0i =
1

2

Z
Z

=
7
43

=6.143 

再由重新确定的主减速比再次计算定客车主减速器计算载荷： 

                 niiiKkTT fdece /01max η⋅⋅⋅⋅⋅⋅= =2776.759 

2. 从动锥齿轮大端分度圆直径 2D 和端面模数 sm  

就这次设计而言我们选取的是单级主减速器，而单级主减速器我们还是

都很了解的，其驱动桥壳的尺寸、高度和离地距离会随着外形尺寸的改变而

改变，尺寸增大会有影响，尺寸减小同样也会有影响。如果 2D 减小又会干涉

齿轮和差速器安装。一般由于长期工作的积累和经验，对一些数据都会有一

定的选择标准，根据这个标准来初步选定 2D 的尺寸，即 

3
2 2 cD TKD =                                （2-5） 

2DK ——直径系数，一般取 13.0～15.3，本设计按 15 计算；  

Tc  ——计算时从动锥齿轮代入的转动力矩， mN ⋅ ，本设计中它的数值

选择为 Tce 和 Tcs 中的最小的那个数值。 

    所 以 2D =15× 3 759.2776 =210.8 mm ， 则 端 面 模 数

sm = 2D / 2z =210.8/43=4.9 mm;此外， sm 还具有如下的关系式 sm = mk 3
cT ，

其中 mk 为模数系数，一般在 0.3~0.4 之间取值。经过计算可得： sm =（0.3~0.4）

× 3 759.2776 =4.22~5.62，根据国家标准选取模数 sm =5，所以我们可以得到

2D = 2Zms × =5×43=215mm。且满足强度校核。 

3. 主，从动锥齿轮齿面宽 1b 和 2b  

     对于从动锥齿轮齿宽的选择，一般参照推荐数值，它的数值尽量不要大

于其节锥的 0.3倍，即 22 3.0 Ab ≤ ，此外， 2b 还必须具有如下的关系： smb 102 ≤ ，

大量的事实告诉我们从动锥齿轮齿宽的选择可以参照下列式子进行： 

                22 155.0 Db = =0.155×215=33.325 mm     

  为了确保大齿轮全部参加啮合，通常让小齿轮比大齿轮齿面要宽一些，
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本设计中选取 1b =36.658 mm 

4.中点螺旋角 β  

   螺旋角的大小是跟着齿轮宽的改变而发生变化的，并且我们还知道螺旋角

随着齿端直径的增大而增大。对于螺旋角 β的选择应该充分考虑到由于螺旋

角的选择会给齿面重合度，轮齿强度和轴向力大小带来的影响，既要考虑到

好的，也要考虑到不好的。 β变大，则同时参加啮合的齿越就增多了，传动

的平稳性增强，噪音降低，最重要的是我们会加强轮齿的强度。 

   车辆主减速器弧齿锥齿轮的螺旋角取值是有一定的要求的，在设计过程中

只可能在 35°～40°之间取，但是有个不成文的规定，那就是：商用车选用

的 β值相对小一些，目的是避免过大的轴向力的产生。 

5. 螺旋方向 

   相互啮合的一对锥齿轮的螺旋方向是相反的。轴向力的方向受锥齿轮的旋

转方向和螺旋方向的影响。具体的螺旋方向应该具体问题具体分析。 

6. 法向压力角α  

    压力角的选取对齿轮的选用很是重要。一般情况下对于尺寸小的齿轮，

大压力角未必是件好事，大压力角容易改变齿尖宽度等，从而降低齿轮的端

面重叠系数。本设计采用的是格里森式主减速器锥齿轮，但对于这种减速器

来说，压力角选择为 20°比较合适。 

2.2.3  主减速器圆弧锥齿轮的几何尺寸计算 

表 2-1 圆弧齿螺旋锥齿轮的几何尺寸计算用表 

 

号 项目  计算公式  计算结果  
单

位 

1 
主动齿

轮数   =7  

2 
从动齿

轮数   =43  

3 
端面模

数 
 =5 

m

m 

4 齿面宽   F1=33.325,F2=36.658 m
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m 

5 
齿工作

高 
       gh = 1H sm  hg=7.80 

m

m 

6 齿全高         gh = 2H sm  h=8.665 
m

m 

7 
法向压

力角  
 α=20 度 

8 轴交角   =90 度 

9 
节圆直

径 

 

d1=35,d2=215 
m

m 

10 节锥角  γ1=9.25,γ2=80.75 度 

11 节锥距  
 

A。=109.00 
m

m 

12 周节   t=15.71 
m

m 

13 齿顶高  
2'h = aK sm , 1'h = gh - 2'h  

aK =0.27 
h1′=6.45，h2′=1.35 

m

m 

14 齿根高   h1″=2.22，h2″=7.32 
m

m 

15 
径向间

隙  c=0.68 
m

m 

16 
 

齿根角  
δ1=1.167,δ2=3.842 度 

17 面锥角  γ01=13.092,γ02=81.917 度 
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18 根锥角  γR1=8.083,γR2=76.908 度 

19 
外圆直

径  
d01=47.73,d02=215.43 

m

m 

20 

节锥顶

点至齿

轮外缘

距离   

χ01=106.46,χ02=16.17 
m

m 

21 
理论弧

齿厚  

1s =t- 2s , 2s = msk  

ks =0.818 

                   

B 

 

S1=11.62,S2=4.09 
m

m 

22 
齿侧间

隙 
B = 330.0  

m

m 

23 螺旋角    度 

24 
螺旋方

向 

主动齿轮为左旋，从动

齿轮为右旋  
  

25 
驱动齿

轮 
小齿轮    

26 
螺旋方

向 

从轮齿背面看，主动齿

轮为顺时针，从动齿轮

为逆时针  

  

2.2.4  主减速器圆弧锥齿轮的强度计算 

主减速器齿轮各个参数选定以后，对其强度进行检测看是否满足许用要

求，保证其有足够的强度和预期的使用寿命，以保证其能安全可靠的进行工

作。齿轮的破坏形式是进行强度校核的重要依据，为此我们查阅相关书籍了

解了齿轮几种主要的失效形式。 

 

1） 齿轮的损坏形式及寿命 

    常见的有轮齿折断、疲劳剥落、齿面胶合、磨损以及点蚀等等。 
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这次设计使用的齿轮常见的失效形式是疲劳损失，其中原因很多，最主

要的还要归结于车辆驱动桥的齿轮承受的是交变载荷。参照具体的运算式子

计算可得驱动桥齿轮的许用弯曲应力不能超过 200.9N／mm 2。详细的数据我

们可以参照下表： 

                   表 2-2  汽车驱动桥齿轮的许用应力                    

N／mm 2  

计算载荷   

主减速器齿

轮的许用弯

曲应力 

主减速器齿轮

的许用接触应

力 

差速器齿轮

的许用弯曲

应力 

按式（2-1）、式（2-3）计算出

的最大计算转矩 Tec，Tcs 中的

较小者 

600 2600 970 

按式（2-4）计算出的平均计算

转矩 Tcf 
200.9 1650 200.9 

    在进行强度计算时不能把最大持续载荷作为疲劳失效的决定，而只是作

为验算用的基准应力来用。  

   2） 主减速器圆弧齿螺旋锥齿轮的强度计算 

（1） 单位齿长上的圆周力  

 车辆主减速器齿轮的使用时间的长短或者使用性能的好坏可以用其在

轮齿上的设定的单位长度的压力来评估，也就是用下列式子进行预算：  

            
2b

Pp =         N／mm                          (2-6) 

式中：P——轮齿上的作用的圆周力，根据工况的不同采用不同的力矩，一般

有 Temax 和 rrG ϕ2  两种不同的力矩，单位是 N；     

 2b ——从动轮齿的齿宽，在此取 40mm.  

首先我们可以按照电机最大输出转矩先进性计算，具体计算公式见如下： 

           
3

max

1
2

10

n
2

e gT ip d b

×
=   N／mm                          （2-7） 

式中： maxeT ——电机传出来的峰值转矩，在此取 466 mN ⋅ ；  

  gi ——变速器的传动比；  
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  1d ——主动齿轮节圆直径，在此取 35mm. 

对于多桥驱动的汽车还应考虑驱动桥数，本车 n=1 

按上式 p=1502.4 N／mm 

 按最大附着力矩计算时： 

                  

2
2

3
2

2

10

bd
rGp r ×

=
ϕ

          N／mm                       

（2-8） 

在上面的公式里面有很多参数，它们具体的含义如下所述： 2G ——在考虑车

辆最大加速时负荷增量时且车辆满载时单个驱动桥对地面的最

大负荷，本设计取值为 49000N； 

      ϕ——车胎和行驶路面的黏着系数，本设计取值为 0.85： 

      rr ——车轮的运转半径，本设计中取 0.386m 

按上式 p=854.342 N／mm 

根据经验以及计算的数据我们可以得到：在许用范围内，单位长度齿面

上的许用圆周力[p]最大可以达到 1648N/mm 2。 

 

（2）轮齿的弯曲强度计算 

 车辆齿根弯曲应力的计算我们可以参考下列计算公式： 

        
JmzbK

KKKT
v

ms

⋅⋅⋅⋅
⋅⋅⋅××

= 2

0
3102

σ        N/ 2mm               （2～9）  

式中： T——齿轮强度计算时代入的载荷，N·m; 

 0K ——超载系数；在此取 1.0 

 sK ——与材料、齿轮尺寸和热处理相关的尺寸系数， 

    当 sm mm6.1≥ 时， 4
4.25

mKs = ，在此 4
10

25.4
sK = ＝0.7921 

 mK ——载荷分配系数； 

 vK ——质量系数，本次设计选取的数值为 1.0 

 b——计算中代入的齿面宽度，mm; 

 z——计算齿轮的齿数； 

 m——端面模数，mm; 

 J——在计算弯曲应力时需要考虑的综合系数（或几何系数），它是
充分考虑了齿形系数以后的结果。    
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    时刻注意载荷的作用位置，齿间载荷的分配、有用的齿宽以及

各种系数等对计算弯曲应力的影响。在我们计算弯曲应力是使

用的是大端模数，所以在综合系数选定与计算中要进行验算和

修改。按图 2-1 选取小齿轮的 J＝0.235，大齿轮 J＝0.26. 

按 上 式
3

1 2

2 10 27571.1040 1 0.7921 1.05
1 80 8 5.9554 0.235 10 0.95

σ
× × × × ×

=
× × × × × ×

＝ 534.8781 N/ 2mm < 600 

N/ 2mm  

 
3

2 2

2 10 27571.1040 1 0.7921 1.05
1 75 47 10 0.26

σ
× × × × ×

=
× × × ×

  =501.3329 N/ 2mm < 600 

N/ 2mm   

按 cfT 计算，
3

1 2

2 10 4848.6571 1 0.7921 1.05
1 80 8 5.9554 0.235 10 0.95

σ
× × × × ×

=
× × × × × ×

=93.3562 N/ 2mm < 200.9 

N/ 2mm  
3

2 2

2 10 4848.6571 1 0.7921 1.05
1 75 47 10 0.26

σ
× × × × ×

=
× × × ×

=88.0011 N/ 2mm < 200.9 

N/ 2mm  

 

综上我们不难得出如下结论：我们所设计的轮齿符合强度要求。 

 
图 2-1  弯曲计算用综合系数 J 

 

 

(3) 轮齿的表面接触强度计算 

  锥齿轮的齿面接触应力为 

bJK
KKKTK

d
C

v

fmsp
j

3
0

1

102 ×
=σ  N/ 2mm                 (2-10) 

上面的公式中未知参数代表的含义如下： T——在计算主动锥齿轮时代
入的转矩数值； 
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   pC ——材料的弹性系数，在这次设计中选择为 232.6 2
1

N /mm; 

     0K ， vK ， mK ——可以参照上述的说明介绍； 

      sK ——尺寸系数，一般得考虑齿轮的淬透性，但是由于是初学者
我们参考了一下已有设计并取值为 1.0； 

      fK ——表面质量系数。综合考虑以及查阅相关车型，在这次设
计中我们选取表面质量系数为 1.0; 

      J——接触应力计算过程中的综合系数。它的选择需综合考虑许
多因素，特别是相对曲率半径、载荷作用的位置、轮齿间

的载荷分配系数、有效尺宽及惯性系数等等，按图 2-2 选

取 J =0.1345 

 

按上式
3232.6 2 4848.6571 1.0 1.0 1.05 1 10

80 5.9554 0.95 1 80 0.1345
jσ

× × × × × ×
=

× × × ×
=1079.2534 〈1650 

N/ 2mm  

由于主从动此轮均满足接触应力要求，所以所选用的是合理可行的。 

相关参数的选取参照下图： 

 
图 2-2  接触计算用综合系数 

 

2.2.5  主减速器齿轮的材料及热处理 

锥齿轮是传动系中工作环境最为糟糕的齿轮，它所承受的载荷不仅很大，

变化形式多种多样，而且它的作用时间也非常的长。锥齿轮坏掉的可能也是

多种的，在这里面最主要的也最常见的是齿根弯曲折断、齿面剥落、磨损和

胶合等。为了避免以上种种现象的发生，我们对驱动桥齿轮的材料选择以及

热处理方法做出了一下几点要求： 

 ①必须具有满足设计要求的弯曲强度和接触强度，此外还要求具有良

好的硬度和超好的耐磨性； 

 ②冲击载荷有时很大且多变，这就要求芯部必须要有很强的韧性，这
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样才能保证轮齿根部不会那么容易就被折断； 

 ③各种加工性能要好，各种变形程度要在允许范围类并且最好能够被

掌控； 

   ④选择齿轮材料的合金元素时要考虑实际情况。 

车辆主减速器的材料一般都是渗碳合金钢。所以设计中齿轮的材料我

们选择的都是 20CrMnTi。 

2.2.6  主减速器轴承的计算 

1．锥齿轮齿面上的作用力 

    法向力可分解为圆周力、轴向力以及径向力，并且在齿轮啮合过程中一

直作用在齿轮齿面上。 

计算作用在齿轮上的圆周力时，转矩的计算是必不可少的。大量事实显

示：疲劳损坏为轴承的主要失效形式，所以在计算时应当以当量转矩 dT 代入

式子进行运算。当量转矩的计算可以按照下列公式进行计算： 

 
3
1

33
3

33

3
2

22

3
1

11max
100100100100100

1





























++






+






+






=

TR
gRiR

T
gi

T
gi

T
gied

fiffiffiffifTT L  

(2-11) 

上面的式子中出现的参数所代表的含义如下： maxeT ——电机的峰值转矩，本

设计选取 830N·m； 

   1if ， 2if … iRf ——不同档位变速器的使用效率，可以参考相关标准进

行选择； 

   1gi ， 2gi … gRi ——不同档位的传动比； 

   1Tf ， 2Tf … TRf ——不同档位时电机的利用率，参考相关标准进行选择； 

表 2-3 if 及 Tf 的参考值
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经计算 dT 为 1560.3200Ｎ·ｍ 

圆锥齿轮齿面中点处的分度圆直径的计算可以参照下面的公式： 

222 sinγbdd m −=  

2

1
21

z
zdd mm =  

经计算 md1 ＝65.4233mm   md 2 =384.0024mm 

(1) 齿宽中点处的圆周力 

齿宽中心处所受到的周向力为 

          F＝
md
T2
  N                          

(2-12)         

式中： T——轮齿所受到的转矩; 

md ——齿宽中心处的分度圆直径. 

按照以上的计算公式进行计算可得：主减速器主动齿轮齿宽中点处的圆周

力 ：  F =
2 1580.4090

67.4151
×

=43.6632KN 

（2）锥齿轮的轴向力和径向力 
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图 2-3  轮齿齿面受力分析图 

如上图所示，主动轮左旋，旋转方向从右边看过去为为逆时针，F T  为作

用在 A 点处的法向力，在 F 被分解成两个垂直的力 F,F 垂直于 OA 且位于 A

点螺旋方向的法线面内，而 OA 位于切线平面的切面。在该平面中，有周向的

力 F 和平行于节圆母线的力之分, 螺旋角和压力角在图中不难被看出，所以

我们不难得到如下结论： 

                βα coscosTFF =                                  

（2-13） 

                βαα cos/tansin FFF TN ==                         

（2-14） 

                ββα tansincos FFF TS ==                        

（2-15） 

所以，我们不难得到作用在主动锥齿轮齿面上的轴向力 A 和径向力 R，

并且它们的计算公式以及计算过程分别可以按照下述进行表示： 

       ( )γβγα
β

γγ cossinsintan
cos

cossin +=+=
FFFF SNaz       （2-16） 

       ( )γβγα
β

γγ sinsincostan
cos

sincos −=−=
FFFF SNRz       （2-17） 

由 式 子 （ 2-16 ） 可 计 算

( )
346.8859 10 tan 22.5 sin 9.66 sin 35 cos9.66

cos35
azF °

×
= ° ° + ° ° = 36343N 

由 式 子 （ 2-17 ） 可 计 算
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RzF ( )
346.8859 10 tan 22.5 cos9.66 sin 35 sin 9.66

cos35
×

= ° ° − ° °
°

=17562N 

2.主减速器轴承载荷的计算 

轴承的轴向负载是上述轴向力的齿轮。但是，如果采用圆锥滚子轴承的

支持，则也应考虑从轴向力产生的径向力的效果。此外轴承的径向还受到齿

轮的径向力，轴承径向支持向量圆周力和轴向力的反应力综合作用的结果。 

对于使用活性骑式锥齿轮和从动锥齿轮轴承径向载荷，我们可以参考下

列图例： 

 
图 2-4  主减速器轴承的布置尺寸 

计算 A，B 轴承的径向载荷我们可以如下计算公式进行计算： 

( ) ( )2 2
1

1 0.5RZ aZA mR F b F b F d
a

= ⋅ + ⋅ − ⋅          

（2-18） 

( ) ( )2 2
1

1 0.5B RZ aZ mR F c F c F d
a

= ⋅ + ⋅ − ⋅          （2-

19）    

  根据上式已知 aZF =35432N， RZF =17775N，a=125mm ，b=40mm，c=175mm md1

＝66.5476mm 

  因此：A 轴承的径向力计算结果如下： 

AR = ( ) ( )2 21 46885.9 50 17863 50 0.5 36343 67.4171
130

× + × − × × =18312N  

       轴承 B 的径向力 

R B = ( ) ( )2 21 46885.9 180 17863 180 0.5 36343 67.4151
130

× + × − × × =21443N 
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计算 A、B 轴承的派生轴向力我们可以参照下列计算公式进行计算： 

                                   （2-17）  

式中：  

——为各轴承的径向力； ：18312      ：21443  

——为轴承的轴向系数。轴承 、 均为 1.7。 

把上述数据代入相应的计算公式中计算出轴承的派生轴向力为： 

=5342.66  

=6389.76  

因为 ＜ + azF ，所以轴承 被放松，轴承 被压紧。对于圆锥滚子轴

承，由轴承 被放松，所以其轴向力为其派生轴向力；轴承 被压紧，因此

它所受到的轴向力就是轴承 的派生轴向力和齿轮的轴向力之和，它们的轴

向载荷可以分别表示为如下： 

=5342.66  

= + azF =41662.72  

所以轴承所承载的当量动载荷 可以按照如下计算公式计算： 

                         （2-18） 

上述计算公式中： 

、 ——如上述所示； 

——径向系数； 

——轴向系数。 

各个参数的确定： 

：18312  

：21443  

：5342.66  

：41662.72  

对于单列圆锥滚子轴承来说， 时， =1， =0； 时， =0.4，

=1.7；         
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对于轴承 ， 0.29 0.35A e
R

= < = ，所以 =1， =0； 

对于轴承 ， 0.63 0.35A e
R

= < = 时， =0.4， =1.7; 

将上述各参数带入式（2-18）中得： 

aQ =18312        bQ =97498  

          
310

60h
p

CL
n f Q

ε
 

∴ =   
 

            （2-19） 

式中： 

——额定动载荷， ；轴承 为 130KN，轴承 为 152KN； 

——载荷系数；对于车辆取 1.2～1.8，取 1.2； 

——轴承的计算转速， ，但是本设计的计算转速 2n 为 

                          
r

am

r
vn 66.2

2 =   r/min                         

(2-21) 

式中： rr ——车轮的转动半径，m 

      amv ——车辆的平均车速，km/h;通常情况下再设计过程中取平均速度

为 30～35 km/h，且在这次设计中我们选取的数值是 32.5 km/h。 

所以有上式可得 2n =
2.66 32.5

0.5055
×

=169.3277 r/min 

而主动锥齿轮的计算转速 1n =1004 r/min 

——寿命指数；对于滚子轴承取 ； 

——当量动载荷，  

将相应的数值代入到上面的式子中，可以得到： 

=6196.64      

如果把车辆的大修一次的形式路程 S 设置为 100000 公里，则根据相关公式可

以计算出预期的使用寿命，也就是 

                  hL' =
amv
S

 h                                 (2-23) 
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所以 hL' =
5.32

100000
=3076.9 h 

和 hL 比较来看，容易发现 hL 〉 hL' ，所以我们可以得出结论：我们选择的轴

承是可以的。 
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第三章  差速器设计 

    汽车行驶理论与实际种种原理、事实关系都表明了一点：汽车在运转过

程中左、右车轮在同一时间转过的圈数不相等，换句话说也就是两车轮走过

的路程不一样，这又是为什么呢？在此我们先不探讨这个问题，让我们想想

这样会带来的后果。其实不难发现：这样会使轮胎提前报废，并且还大量增

加了燃料的消耗，浪费燃料；有时还会有一些意想不到的或者不情愿发生的

事情发生，比如说操纵性变坏。为了解决以上可能遇到的严重的隐患，一般

在汽车左右驱动轮之间都装有差速器，从而确保汽车不同的驱动轮在所行驶

的路程不相等情况下能调整转速继续正常行驶，同时也满足汽车行驶运动学

等等的各种要求。 

§3.１差速器的结构形式的选择 

汽车差速器分为各种各样的，在使用时应当考虑各种要求，比方说要考

虑所设计的汽车类型及其使用条件什么的，还有要注意选用的什么结构形式

的差速器才能够满足我们所要设计汽车各种使用性能要求。这次毕业设计所

要设计的是一辆纯电动迷你巴士，考虑到所行驶的路面状况比较好，各驱动

轮与路面的附着系数差别微乎其微，以及良好的粘合性，我们选用普通的对

称锥形行星齿轮。因为它操作简单，流畅，易于制造，成本低，适用范围广。 

3.2  对称式圆锥行星齿轮差速器的结构 

对称式圆锥齿轮差速器结构简图如下图所示所示。由于其结构简单，流畅，

易于制造的，用于公路汽车是非常可靠的，是符合我们这次的设计要求的。 
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图 3-2  对称式圆锥行星齿轮差速器结构示意图 

1，12-轴承；2-螺母；3，14-锁止垫片；4-差速器左壳；5，13-螺栓；6-

半轴齿轮垫片； 

7-半轴齿轮；8-行星齿轮轴；9-行星齿轮；10-齿轮垫片；11-差速器

右壳 

 3.3  对称式圆锥行星齿轮差速器的设计 

因为主减速器从动齿轮安装在差速器壳，所以，主减速器从动齿轮的尺寸

很大程度上决定着差速器的装配形式。此外，主减速器从动齿轮轴承支座装配

及主动齿轮导向轴承座安装也是限制差速器外形尺寸的两个因素，是我们不容

忽视的两个方面。 

3.3.1  差速器齿轮的基本参数的选择 

1.行星齿轮数目的选择 

  该设计制造的差速器选用的行星齿轮数是 4 个。 

  2.行星齿轮球面半径 BR 的确定 

  首先我们应该了解什么是球面半径，其实我们可以简单的理解为行星齿

轮的安装尺寸，同样它还可以表示为锥齿轮的节锥距，甚至它也被用来反映差

速器的强度。 

  根据实践经验以及一些理论指导，我们可以按如下公式计算球面半径 BR ： 

                                3 TKR BB =    mm  (3-3)                         

上面的公式中： BK ——齿轮球面半径系数，对于有 4 个行星齿轮的迷你客
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车在此取 BK =2.6； 

      T——计算转矩，是 Tce 和 Tcs 中最小的那个数值，N·m. 

依据上面的计算公式，代入相关数据可得 BR =2.6 3 759.2776 =36.544mm  

所以预选其节锥距 A 0=40mm 

3.行星齿轮与半轴齿轮的选择 

 一定的模数以及足够的强度是人们所需要的，但是如何才能达到这样的要

求呢?一般采取的方法是减少行星齿轮的数量。但一般不少于 10。半轴齿轮的

齿数在 14~25 之间选取，然而，半轴齿轮与行星齿轮的齿数比 1z / 2z 一般在

1.5~2.0 之间取值。 

 行星齿轮与半轴齿轮的轮齿总是同时在一起参加啮合的，这就要求在选定

齿轮齿数的时候必须考虑两种齿轮之间配合关系，在形形色色，参差不齐的齿

轮式差速器中，半轴齿轮左右齿轮的齿数 Lz2 ， Rz2 之和和行星齿轮齿数必须拥

有共同的公约数，且前者必须能够被后者整除。这样，差速器才能按照我们希

望的那样正常的进行运转，所以差速器的安装条件可以概括为如下的关系式： 

               I
n

zz RL =
+ 22                          （3-4） 

式中： Lz2 ， Rz2 ——半轴齿轮左、右齿数； 

      n——行星齿轮的个数； 

      I ——任意整数。 

在此 1z =12， 2z =24  满足以上要求。 

4.差速器圆锥齿轮模数及半轴齿轮节圆直径的初步确定 

  行星齿轮与半轴齿轮的节锥角是要选出，也是必须要被提前计算出来的，

节锥角 1γ ， 2γ 计算可以参照如下计算公式进行选取： 

        
2

1
1 arctan

z
z

=γ =
24
12arctan =26.57°       1γ =90°- 2γ =63.43° 

   此外，圆锥齿轮的大端端面模数 m 可以按下面的计算方法进行计算：  

         m= 1
1

0 sin2
γ

z
A = 2

2

0 sin2
γ

z
A = °

× 43.63sin
24

402
=2.981 

   考虑到各种强度以及安装的要求，本设计选取 m=3mm 

则修正可得： 1d =36mm          22 mzd = =3×24=72mm 

  5.压力角α 
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当前，一般齿轮压力角均选为 22.5°，它的齿高系数为 0.8。齿数最小

取值不小于 10。由于齿数这牙齿是小于 20 度的压力角，可以提高牙齿的强

度，综合考虑，最终决定这次设计选用的是 22.5 度的压力角。 

6. 行星齿轮安装孔的直径φ及其深度 L 

行星齿轮轴的尺寸和行星齿轮轴的支承长度取值和计算根据经验选用如

下：  

φ1.1=L           

  [ ] nl
TL

c ×
×

==
σ

φφ
3

02 101.1  

                      [ ]nl
T

cσ
φ

1.1
10 3

0 ×
=             （3-5） 

式中： 0T ——差速器壳所能传递的转矩，N·m；在此取 2776.759N·m 

      n——行星齿轮的个数；在此为 4 

      l——齿轮锥顶与支承面中心之间的距离，mm， l≈0.5d '
2， d '

2为半

轴中心处的直径，而 d '
2≈0.8 2d ； 

      [ ]cσ ——允许的挤压应力，本设计取 98 MPa 

根据上式计算可得：  

            φ =
724.04981.1

10759.2776 3

××××
×

≈15mm  151.1 ×=L ≈17mm 

 

3.3.2  差速器齿轮的几何计算 

表 3-1 迷你客车齿轮的几何尺寸计算用表 

序号 项目 计算公式 计算结果 

1 行星齿轮齿数 1z ≥10，应尽量取最小值 1z =12 

2 半轴齿轮齿数 
2z =14～25，且必须满足相应的计

算公式 
2z =24 

3 模数 m  m =3mm 

4 齿面宽 b=(0.25～0.30)A 0;b≤10m 9.86mm 

 续表                                                                  

序号 项目 计算公式 计算结果 
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5 工作齿高 mhg 6.1=  gh =4.8mm 

6 全齿高 051.0788.1 += mh  5.415 

7 压力角 α  22.5° 

8 轴交角 ∑ =90° ∑ =90° 

9 节圆直径 11 mzd = ； 22 mzd =  1d =36mm, 2d =72mm 

10 节锥角 
2

1
1 arctan

z
z

=γ ， 12 90 γγ −°=  
1γ =26.57°，

°= 43.632γ  

11 节锥距 
2

2

1

1
0

sin2sin2 γγ
ddA ==  0A =40.240mm 

12 周节 t =3.1416 m  t =9.420mm 

13 齿顶高 

21 aga hhh −= ;

m

z
z

ha





























+= 2

1

2
2

37.043.0  

1ah =3.233mm 

2ah =1.568mm 

14 齿根高 
1fh =1.788 m - 1ah ; 1fh =1.788 m -

2ah  

1fh =2.132mm; 

2fh =3.796mm 

15 径向间隙 c =0.2m c =0.6mm 

16 齿根角 1δ =
0

1arctan
A
hf

;
0

2
2 arctan

A
hf

=δ  
1δ =3.03°; 

2δ =5.39° 

17 面锥角 211 δγγ +=o ； 122 δγγ +=o  
1oγ =31.96°；

2oγ =66.46° 

18 根锥角 111 δγγ −=R ； 222 δγγ −=R  
1Rγ =23.54°；

2Rγ =58.04° 

19 外圆直径 
1111 cos2 γao hdd += ；

22202 cos2 γahdd +=  

01d =41.783mm 

 

02d =73.402mm 
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20 
节圆顶点至齿

轮外缘距离 

2
01 1 1sin

2
a

d hχ γ= −  

1
02 2a2 sin

2
d hχ γ= −  

01χ =34.55mm 

02χ =16.60mm 

续表 

序号 项目 计算公式 计算结果 

21 理论弧齿厚 

21 sts −=  

( )2 1 2 tan
2 a a
ts h h mα τ= − − −  

1s =5.2534 mm 

2s =4.174 mm 

22 齿侧间隙 B =0.244～0.331 mm B =0.250mm 

23 弦齿厚 
26 2

1

3 B
d
ssS

i

i
ii −−=χ  

1χS =5.16mm 

2χS =4.10mm 

24 弦齿高 
2 cos

4
i i

i ai
i

sh h
dχ

γ
= +  

1χh =3.404mm 

2χh =1.595mm 

3.3.3  差速器齿轮的强度计算 

通过结构约束的差动齿轮的尺寸，并承受较大的载荷。在接合状态，它

和主减速器齿轮为常啮合状态，但有时也会发生相对运转，所以需要对差速

器齿轮的弯曲强度进一步进行校核。轮齿弯曲强度 wσ 为 

                         wσ =
JmbzK

KKTK
v

ms

2
2

0
3102 ×

    MPa                    

(3-6)  

式中： T——一个半轴齿轮所受到的转矩，它的计算公式如下：
n

TT 6.00 ×
=  

            在此 T为 4129.42 N·m； 

      n——差速器上的齿轮的数量； 

      2z ——半轴齿轮的轮齿数目； 

      0K 、 vK 、 sK 、 mK ——可以参照（2-9）的说明； 

      J——齿轮弯曲应力计算选择的综合系数，可以由下图查的，查的的

结果是： J =0.225 
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图 3-2  弯曲应力计算选择的综合系数 

通过以上的公式计算可得： wσ =822.46 MPa〈980 MPa 

因此，我们不难得到如下结论：差速器中的轮齿满足相应的强度和安装要求。 
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第四章  驱动半轴的设计 

    驱动轮的驱动装置位于车辆传动系的最后端，其功能是传递来自于差速

器轴轮驱动轮的扭矩。按照支架或所受应力的不同将它们进行分类，他们又

可以分为半浮式的外端，3 / 4 的浮动和完全浮动。本设计由于是迷你巴士，

所以采用全浮式的结构形式。 

    主要尺寸设计是半轴直径。在最初的设计根据使用条件、负载选择相同

或相似的同类汽车半轴进行分析，然后从驱动轴的布局来看大致选定比较适

合半轴的半径，然后在强度校核一下就好了。 

     

4.1  全浮式半轴计算载荷的确定 

   全浮式半轴所受到的力矩形式只有受转矩，并且它的计算转矩有如下计

算关系： rRrL rXrXT ⋅== ⋅ 22 代入相关数据即可求出所需的东西，在这里面

LX 2 ， RX 2 的运算可以按照以下方法计算，然后再选用其中最小的就好。 

  如果以最大附着力进行运算，也就是按照下面的式子进行计算： 

                    ϕ
2

2
'

22
GmXX RL ==                         （4-1） 

式中：ϕ——地面的附着系数，本设计选为 0.8； 

      'm ——车辆的质量转移系数，我们可以在 1.2～1.4 之间选取，而

本设计选择的是 1.2。 

根据上式 2 2
1.2 79577.0976 0.85

2
L RX X ×

= = × =40347.79  N  

如果以发动机输出的峰值转矩进行运算，也就是按照下面的式子进行计

算： 

                  reRL riTXX /max22 ηξ==                      （4-2） 

其中：ξ——力矩分配系数，而对于本设计选用的差速器，我们取值为 0.6； 

      maxeT ——电机输出的峰值转矩，N·m； 

      η——车辆的传递效率，运算时多选为 0.9 或者是直接按照 1 进行
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计算； 

      i——传动系最低挡传动比； 

      rr ——车轮的转动半径，m。 

以上所有提及到的参数都可以参照相关说明进行选择和运用。 

根据上式 2 2
0.6 800 12.86 5.9554 0.9

0.5055L RX X × × × ×= = =65449.97 N 

在此 == RL XX 22 19297.89N   T =18370.67N·m 

4.2  全浮式半轴的杆部直径的初选 

 全浮式半轴杆部直径的根据经验公式以及一些理论进行初期的预备选

用，具体的计算公式以及计算过程可以参照如下：  

              [ ]
33

3

)18.2~05.2(
196.0

10 TTd =
×

=
τ

                   （4-3） 

参照以上的运算式子可以求得： ( ) 32.05 ~ 2.18 18380.75d = =（54.10～57.53）

mm 

在强度允许情况下，选取半轴直径 d为 57.5mm。 

4.3  全浮式半轴的强度计算 

  扭转应力τ 很是重要，再次我们特别进行验算，并且检验的公式如下： 

              
3

16
d

T
π

τ =      MPa                             （4-4） 

上面的运算公式里的参数代表的含义表示如下： T——计算的半轴转矩，

N·m 在此取 17790.78N·m； 

   d——半轴直径，mm。 

代入相关数据我们可以很容易计算出来 τ ＝488.72 MPa< [ ]τ =(490～588) 

MPa 

因此我们不难看出我们选择的半轴满足相关强度以及安装要求。 
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4.4  半轴花键的强度计算 

在计算半轴花键剪切力时我们可以采用如下的计算公式： 

            

φ
τ

bzLdD
T

p
AB

s







 +

×
=

4

103

    MPa                      (4-5) 

同样，在计算半轴花键挤压力时我们可以采用如下的计算公式： 

            

φ
σ

p
ABAB

c

zLdDdD
T







 −







 +

×
=

24

103

  MPa                （4-6） 

上面的式子中提及的各个符号代表的含义如下： T——单个半轴能够承载

的最大的转矩，N·m ，在此取 18379.442N·m; 

      BD ——半轴上花键的外部直径，mm，本设计选用 44mm; 

       Ad ——与花键相配合的花键孔的直径，mm，本设计选用 42mm; 

       z——花键齿数；在此取 14 

       pL ——参加结合的花键的长度，mm，本设计选用 53mm; 

       b——花键上齿面宽度，mm，本设计选用 3.925mm; 

       φ——载荷分布不均匀系数，本设计选用 0.75。 

 

代入相关数据进入上面的式子中： sτ =
318380.75 10

62.5 57.75 18 55 3.925 0.75
4

×
+ × × × × 

 

=70.4 

MPa 

              cσ =
318380.75 10

62.5 57.74 62.5 57.74 18 55 0.75
4 2

×
+ −  × × ×  

  

=116.10 MPa  

按照我们已经知道的一些要求，半轴花键的最大许用切应力[ sτ ]最大不

超过 71.05 MPa，最大挤压应力[ cσ ]不超过 196 MPa，并且上诉要求均是在

转矩最大时的情况，然而我们的计算结果依然满足要求，换句话说我们所有

的计算结果都是正确可行的，也即均满足强度和安装要求。 
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第五章  驱动桥壳的设计 

其主要功能是运输车驱动桥桥壳的质量，并通过路面的抗应激和抗扭矩

承受车轮，并通过悬挂于身体。这也是一个主减速器，差速器和半轴的装配

基准。 

驱动桥壳的设计一般应该注意下面几点要求： 

① 具备很高的强度和刚度，主减速器齿轮啮合很稳，此外半轴上不会出

现过大的、额外的、附加的、应该尽量避免的、令人讨厌的弯曲应力； 

② 为了提高汽车行驶的平顺性必须尽可能减少车重，但是这一切都是在

强度和刚度满足设计要求的前提下进行的； 

③ 确保一定的离地距离； 

④ 优化驱动桥壳结构工艺，使其制造成本降低； 

⑤ 保证驱动桥壳中的传动系部件清洁，特别是防止泥水的渗入； 

⑥ 考虑拆装，调整，维修的方便性。 

因为本设计我们设计的是纯电动迷你客车，所以，驱动桥壳的结构形式我

们选择为铸造整体式。 

5.1  铸造整体式桥壳的结构 

 球墨铸铁，可锻铸铁或铸铁通常可以通过球墨铸铁。为了进一步提高强

度和刚度，两端的压成一个长的无缝钢管，半轴套管铸造整体式桥壳，并用

针固定。如图 5-1 所示，每侧和桥壳的四周都是半轴套管表面的压力分布，

并配合表面的直径逐渐增大，从而获得更好的压力分布的。安装法兰和轴的

制动盘..房在桥壳中部的平面和孔是用来安装主减速器和差速器总成。后端

面与孔可装上后盖，后盖，可以用来检查孔。 

也因为汽车轮毂轴承安装在半轴套管，这取决于对轮毂内轴承和轴壳铸

件的外端面，轴承外旋和外的半轴套管一端的螺母，使半轴套管必须有被拔
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出的趋势，也就是必须使轴和轴套是紧固起来。 

 

图 5-1  铸造整体式驱动桥结构 

铸造整体式桥壳具有很多优点，其中最重要的就是：可制成复杂的和理

想的形状，可以得到理想的强度和刚度，应力分布情况使其工作更为可靠，

但对桥壳的要求就比较高了，本设计做的迷你客车就很适宜采用这种结构。

特别是，重型车驱动桥壳，这沉重的负荷，在这个用球的轨道整体式桥壳。 

除了铸造整体式桥壳的优点，它也有也有一些缺点，主要的缺点是质量

差和加工表面粗糙，制造过程复杂，需要相当规模的铸造设备，铸造质量不

易控制，也容易浪费，所以只能用在纯电动迷你巴士上面，也就是说纯电动

车选用整体式桥壳。 

5.2  桥壳的受力分析与强度计算 

5.2.1  汽车以最大牵引力行驶时的桥壳强度计算 

想要计算稍微简单一些，我们就没有虑侧向力，只从车辆直线行驶的情

况以及车辆安全因素方面考虑去了。如下图 5-4 表示的就是汽车受力简图，

不过这个图是车辆受最大牵引力时的受力状态。 
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图 5-4  车辆受力简图（最大牵引力时） 

作驱动车轮左右轮受到的转矩造成的最大切向反作用力可以按照以下的

计算公式进行计算，具体公式如下： 

                
r

Tge

r
iiT

P
η⋅⋅⋅

= 1max
max   N                        （5-4） 

根据上式可计算得 max
800 12.86 5.9554 0.9

0.5055
P × × ×

= =11124.97N 

在进行设计最初的时候，我们使用的好多参数都是未定的，在当时都是

无法选定的，其中比如说质量转移系数 2m 值，议案情况下客车的后驱动桥的

质量系数取值很灵活，可以在 1.1～1.3 之间任意选择，不过本设计去了一个

最合适的数值，也就是取值为 1.22。 

   接着我们计算了驱动桥壳的垂向弯矩 vM ，其中转向弯矩是根据下列式子

进行计算的，详情可以参考下列式子： 

              
22 2

2 sBgmGM wv
−







 −=    N·m                    (5-5) 

式中：参数 2G ， wg ， B， s具体选择，以及取值可以参考相关表格和相关经

验。 

根据上式 vM =20998.75 N·m 

由于驱动轮的最大切向反应力的作用下，驱动桥壳是受在水平方向上的

力矩，此外，我们都知道普通锥齿轮差速器驱动桥左右驱动轮的驱动力矩是

相等的。所以，我们不难得出以下的关系式： 
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22

max sBPM h
−

⋅=      N·m                      （5-6） 

所以根据上式
111126.71 1.85 1.02

2 2
hM −

= × =22889.88N·m 

桥壳的受力形式也是多样化的，对于初学者我们不必那么详细的进行计

算，只需要参照经验公式，所以该转矩的计算公式可以参照下列公式进行计

算： 

           T =
2

max η⋅⋅ iTe
  N·m                              (5-7)  

式中： maxeT ——电机输出的峰值转矩，本设计取值为 800N·m; 

      i——最低档传动系传动比； 

      η——传动系统的传动效率，本设计取值为 0.9。 

根据上式可计算得
800 12.86 5.9554 0.9

2
T × × ×

= =27556.32 N·m 

 不难得到钢板弹簧座附近处是最危险的，最容易发生失效的地方，且危

险截面处的弯曲应力 wσ 以及扭转应力τ 可以分别按照下列公式进行计算： 

          
h

h

v

v
w W

M
W
M

+=σ       MPa                         (5-8) 

          
tW

T
=τ              MPa                         (5-9) 

式中： hv MM , ——分别为桥壳所受到的垂向方向上的弯矩和水平方向上的

弯矩，可以参照式（5-5），和式（5-6）； 

    thv WWW ,, ——它们分别代表垂向弯曲截面系数，水平弯曲截面系数

和扭转截面系数。 

根据上式可以计算得
3 321008.35 10 23058.79 10

317523.81 300871.79
wσ

× ×
= + =66.16+76.64=142.8 

MPa 

                 
327442.48 10

528000
τ

×
=  =51.97 MPa 

在桥壳的选用时我们已经知道了许用弯曲应力[σ ]的取值为 300～500 MPa，

许用扭转应力[τ ]的取值为 150～400MPa， 
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所以，经计算我们不难得到我们所设计的桥壳很好的满足了各种许用的强

度以及安装要求。 

5.2.2  汽车紧急制动时的桥壳强度计算 

下列图是车辆在不受到侧向力的情况下紧急制动时的受力分析图。 

 

图 5-5  紧急制动时车辆的受力简图 

 

其实我们大家都是知道的，在设计最初的时候我们选用的好多参数都是

未知的，与前面考虑的一样质量转移系数 '
2m 也是未知没有经过计算直接选用

的，对于一般的车辆后驱动桥 '
2m 取值在 0.75～0.95 范围之间。 

图 5-6 就是车辆急刹车时的驱动桥壳的受力分析图，而两钢板弹簧座之

间紧急制动轴受到的垂直弯矩和水平弯矩可以分别按照下列的计算公式进行

计算，其具体计算如下： 

            '2

2 2v w
G B sM m g − = − 

 
                        （5-10） 

           hM =
22

'2 sBmG −
ϕ                              （5-11） 

式中：各个参数 2G ， wg ， B， s可以参照相关资料和书籍； 

      'm ——在制动时车辆的质量转移系数，一般我们在设计驱动桥时

选取 '
2

' mm = =0.85； 

      ϕ ——动力轮胎与路面的附着系数，一般设计时选择 0.75～

0.80，而本设计选的是 0.8； 
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根据上式可以计算得 =vM 20996.45N·m 

                    hM = 79577.0976 1.85 1.020.85 0.8
2 2

−
× × × =11227.67 

N·m   

 

 

图 5-6  紧急制动时车辆的后驱动桥的受力分析简图 

桥壳除了受到上述我们已经计算过的力以及力矩外，其实桥壳还受到很

多其他的力矩，比如说弹簧座的外侧部分还受到转矩 T的作用，关于后驱动

桥我们有如下运算关系式：  

   rrmGT ϕ'2
2

2
=    N·m                （5-12） 

根据上式
79577.0976 0.85 0.8 0.5055

2
T = × × × =13645.77  N·m 

因此，我们可以根据上述计算式，代入相应的数据计算出在钢板弹簧座

附近，也就是所谓的危险截面处的弯曲应力和扭转应力，它们计算结果分别

表示如下： 
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3 321008.35 10 11228.35 10

317523.81 300871.79wσ
× ×

= +  =102.88 MPa 

             313676.92 10
528000

τ = ×   =30.98 MPa 

在前面我们已经了解到桥壳的许用弯曲应[σ ]在 300～500 MPa 之间，同

样许用扭转应力[τ ]在 150～400 MPa 之间，因此我们不难分辨出我们的计

算结果是否满足要求，答案是肯定的，我们所设计的桥壳满足各种强度以及

安装要求。 
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结 论 

一个多月的毕业设计时间很快就过去了，我对驱动桥的认识从最开始的

一知半解或者说是满头雾水到现在的一定的认识与了解，我不敢说我对驱动

桥很熟悉了，但是至少我单独设计了一个驱动桥，这是我值得骄傲的同时也

是我大学阶段的一次很大的锻炼。这不仅仅是一次毕业前的设计，更是对我

大学学习生涯的检测以及肯定。通过这次设计，我对驱动桥是有了更深的认

识，更重要的是我把所学的所有学科的知识综合的运用起来了，使我对大学

四年所学的基础知识及专业知识有了系统的回顾和进一步的理解，并在运用

它们的期间发现了自己的问题和不足，认识到理论与实践的巨大差别。我相

信这次磨练一定会对我日后的工作和学习有很大的指导意义。  

本次设计了纯电动迷你巴士后驱动桥的结构形式及工作原理，主要计算

和设计了一下主减速器、差速器、半轴、桥壳的结构尺寸，并且进行了必要

的强度校核，此外，还绘制了相关的装配图和零件图。                             

我个人认为这次设计的难点在于主减速器的结构形式选择上，由于经验

不足和错误认识，以及对于汽车整体参数和具体的各个参数对汽车的动力性

和燃油经济性的影响认识不足，在主减速器的结构形式确定上走了弯路，不

过最最令人头疼还是在齿轮、轴承的计算和校核。同时在设计结构尺寸时，

有些设计参数是按照以往经验和参照相关车型得到的，这样难免会带来一定

的误差。  

这次的驱动桥设计个人认为很是成功，基本满足了所有的相关规定与要

求，具有很好的动力性和经济性，驱动桥总成及零部件的设计我尽可能做到

了使零、部件通用化和产品的系列化及车辆的所有的基本要求，并且使车辆

修理、保养很是方便，此外所有的加工以及制造都很简单。 

不过，虽然我的这次设计基本都完成了老师布置的任务要求，但是由于

时间较短以及我个人的知识水平比较差，在这次设计中肯定会出现一些疏漏

和错误，敬请各位老师提出批评并给予指正！ 
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附录  

 Pro/E软件绘制的差速器的三维实体如下： 

 

附录图-1  差速器行星齿轮  
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附录图-2  差速器半轴齿轮  
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附录图-3  差速器行星齿轮轴  
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附录图-4  差速器左壳 
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附录图-5  差速器右壳 
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附录图-6  从动锥齿轮 
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附录图-7  差速器装配图  


