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汽车分动器设计

摘 要：在多轴驱动的汽车上，为了将输出的动力分配给各驱动桥设有分动器。越野汽车

在良好道路行驶时，为减小功率消耗及传动系机件和轮胎磨损，一般要切断通后桥动力。本设

计基于哈弗 2。0L 都市版主要参数,主要说明了越野车三轴式分动器的设计和计算过程,设计部

分较详细的叙述了分动器的设计过程，选择结构方案、主要参数、齿轮设计、轴设计。计算部

分分为中心距，传动比的计算，齿轮和轴的校核.
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引言

多轴驱动的汽车都装用分动器,用于传递和分配动力至各驱动桥,兼作副变速器之用。常

设两个档,低档和高档。为了不使后驱动桥超载常设联锁机构,使只有结合前驱动桥以后才能

挂上低档，用于克服汽车在坏路面上和无路地区的较大行程阻力及获得最低稳定车速.高档

为直接档或亦为减速档。分动器的功用就是将变速器输出的动力分配到各驱动桥，并且进一

步增大扭矩，是越野车汽车传动系中不可缺少的传动部件,它的前部与汽车变速箱联接,将其

输出的动力经适当变速后同时传给汽车的前桥和后桥，此时汽车全轮驱动，可在冰雪、泥沙

和无路的地区地面行驶.大多数分动器由于要起到降速增矩的作用而比变速箱的负荷大，所

以分动器中的常啮齿轮均为斜齿轮，轴承也采用圆锥滚子轴承支承。

1分动器概况及现状分析

1。1 概况

分动器有以下几种类型：

1)分时四驱（Part－time 4WD）

这是一种驾驶者可以在两驱和四驱之间手动选择的四轮驱动系统，由驾驶员根据路面情

况,通过接通或断开分动器来变化两轮驱动或四轮驱动模式，这也是一般越野车或四驱 SUV

最常见的驱动模式。最显著的优点是可根据实际情况来选取驱动模式，比较经济。

(2）全时四驱（Full－time 4WD）

这种传动系统不需要驾驶人选择操作，前后车轮永远维持四轮驱动模式，行驶时将发动

机输出扭矩按 50：50 设定在前后轮上，使前后排车轮保持等量的扭矩。全时驱动系统具有

良好的驾驶操控性和行驶循迹性，有了全时四驱系统，就可以在铺覆路面上顺利驾驶。但其

缺点也很明显，那就是比较废油，经济性不够好。而且，车辆没有任何装置来控制轮胎转速

的差异，一旦一个轮胎离开地面，往往会使车辆停滞在那里，不能前进。

(3)适时驱动（Real－time 4WD）

采用适时驱动系统的车辆可以通过电脑来控制选择适合当下情况的驱动模式。在正常的

路面，车辆一般会采用后轮驱动的方式。而一旦遇到路面不良或驱动轮打滑的情况,电脑会

自动检测并立即将发动机输出扭矩分配给前排的两个车轮,自然切换到 四轮驱动状态，免除

了驾驶人的判断和手动操作,应用更加简单.

1.2现状分析

第一个自动变速器是 1914年奔驰公司最先推出，克莱斯勒 1914推出了带液力偶合器的

四速半自动变速器。分动器已经发展到第五代:第一代的分动器基本上为分体结构,直齿轮传

动、双换档轴操作、铸铁壳体；第二代分动器虽然也是分体结构，但已改为全斜齿齿轮传动、

单换档轴操作和铝合金壳体,一定程度上提高了传动效率、简便了换档、降低了噪音与油耗;

第三代分动器增加了同步器，使多轴驱动车辆具备在行进中换档的功能；第四代分动器的重
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大变化在于采用了联体结构以及行星齿轮加链传动,从而优化了换档及大大提高了传动效率

和性能;第五代分动器壳体采用压铸铝合金材料、齿型链传动输出，其低挡位采用行星斜齿

轮机构，使其轻便可靠、传动效率高、操纵简单、结构紧凑、噪音更低.

2 分动器结构的确定及主要参数的计算

2.1 设计所依据的主要技术参数

表 2。1 哈弗 2.0L主要参数

最高转速 5600 轮胎规格 225/65 R17
最高车速 140km/h 整备质量 1688kg
功率 110kw 最大功率转速 5600r/min
发动机最大转矩 210N• m 最大转矩转速 4500r/min
变速器传动比

4.3gl
i 856.0gh

i
轴距 2725

2。2 零部件结构方案分析

2.2.1齿轮形式

齿轮分为直齿圆柱齿轮和斜齿圆柱齿轮两种。与直齿圆柱齿轮比较，斜齿圆柱齿轮有使

用寿命长、运转平稳、工作噪声低等优点；缺点是制造时稍有复杂，工作时有轴向力，这对

轴承不利。分动器中的常啮合齿轮均采用斜齿圆柱齿轮.

2.2.2结构示意图

如图所示

图 2。1 分动器结构简图

1．输入轴2 。分动器壳3. 输入轴高速档齿轮4 。换挡结合套5 。输入轴低速档齿轮 6.输

入轴常啮合齿轮7. 后桥输出轴8 。中间轴9 。中间轴常啮合齿轮 10。中桥输出轴 11．中桥

输出齿轮12 。中间轴低速档齿轮13. 中间轴高速档齿轮 14.前桥结合套15 。前桥输出轴

2。3 挡数及传动比

主减速比的计算：
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其中根据轮胎规格 225/65 R17得轮胎半径 362.065.0225.024318.0 
r

r

根据驱动车轮与路面的附着条件确定传动比：

（2.2）

为了增强汽车在不好道路的驱动力，目前,四驱车一般用 2个档位的分动器，分为高档

和低档。本设计也采用 2个档位。

选择最低档传动比时，应根据汽车最大爬坡度、驱动轮与路面的附着力、汽车的最低稳

定车速以及主减速比和驱动轮的滚动半径等来综合考虑、确定.

汽车爬陡坡时车速较低，所以可以忽略掉空气阻力，则最大驱动力用于克服轮胎与路面

间的滚动阻力及爬坡阻力。故有

maxmaxmax
max )sincos( 


mgfmg

r

kiiiT
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tfdogle
 （2。3）

则由最大爬坡度要求的分动器低档传动比:

kiiT
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i
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r

fd





max

max （2。4）

式中，m -—--汽车总质量；

g -———重力加速度；

max ——--道路最大阻力系数；

r
r
----驱动轮的滚动半径；

maxe
T

-——-发动机最大转矩；

o
i
-—--主减速比；

—-——汽车传动系的传动效率；

k --——前后轮转矩分配比；
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645.1fd
i

根据满足不产生滑转条件，即用一档发出最大驱动力时，驱动轮不产生滑转现象。公式

表示如下：




2

max G
r

kiiiT
tfdgloe
 （2.5）

式中，
2

G -———汽车满载静止于水平路面时驱动桥给路面的载荷；

 ----路面的附着系数，计算时取 6.0~5.0
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通过以上计算可得到 545.2645.1  fd
i ，在本设计中，取 4.2fdi 。

取高挡传动比 08.1fg
i

。

2.4 中心距 A确定

将中间轴与第二轴之间的距离称为中心距 A。它是一个基本参数，其大小不仅对分动器

的外形尺寸、体积质量大小,而且对轮齿的接触强度有影响。中心距越小，齿轮的接触应力

越大，齿轮寿命越短。因此,最小允许中心距应当由保证轮齿有必要的接触强度来确定。分

动器的轴经轴承安装在壳体上，从布置分动器的可能与方便和不因同一垂直面上的两轴承孔

之间的距离过小而影响壳体的强度考虑，要求中心距取大些。还有，分动器中心取得过小，

会使分动器长度增加，并因此使轴的刚度被削弱和使齿轮的啮合状态变坏。

中心距对变速器的尺寸及质量有直接影响，所选的中心距、应能保证齿轮的强度。三轴

式变速器的中心距 A(mm)可根据对已有变速器的统计而得出的经验公式初定：

3
maxelA

TKA  (2 。6）

式中， A
K -中心距系数。对轿车， A

K =8。9～9.3;对货车， A
K =8.6~9.6
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maxel
T -变速器处于一档时的输出扭矩

mNiTT
gleel  6.6429.04.3210maxmax 

故由（2.6）可得出初始中心距 ： mmTKA
elA )25.80~80.76(3
max 

为检测方便，圆整中心距 mmA 80 。

3齿轮的设计及校核

各挡位齿轮在分动器中的位置安排，考虑到齿轮的受载状况。承受载荷大的低挡齿轮，

安置在离轴承较近的方，以减小轴的变形，使齿轮的重叠系数不致下降过多。分动器齿轮主

要是因接触应力过高而造成表面点蚀损坏，因此将高挡齿轮安排在离两支承较远处。该处因

轴的变形而引起齿轮的偏转角较小，故齿轮的偏载也小。

3。1 模数的确定

齿轮模数是一个重要参数，并且影响它的选取因素又很多，如齿轮的强度、质量、噪声、

工艺要求、载荷等.决定齿轮模数的因素有很多，其中最主要的是载荷的大小.从加工工艺及

维修等观点考虑，同一齿轮机械中的齿轮模数不宜过多.分动器齿轮模数的范围如表 3.1
表 3.1 汽车变速器齿轮的法向模数 n

m

车 型

乘用车的发动机排量

V/L
货车的最大总质量

a
m /t

1。0＞V≤1。6 1。6＜V≤2。5 6。0 nm ≤14.0 nm ≥14.0

模数 nm /mm 2。25～2.75 2。75～3.00 3.50～4.50 4。5~6。00

一系列 1.00 1.25 1.5 2.00 2.50 3。00 4.00 5.00 6.00

二系列 1.75 2。25 2。75 3。25 3.50 3。75 4。50 5。50 —

所选模数应符合国家标准 GB/T1357—1987的规定，。接合齿和啮合套多采用渐开线齿

形。由于工艺上的考虑，同分动器中的结合齿采用同一模数。其选取的范围是：轿车及轻、

中型货车为 2～3。5；重型货车为 3。5～5。选取较小模数并增多齿数有利于换挡，所以初

选齿轮模数为 3。

3.2 压力角

压力角较小时,重合度大，传动平稳，噪声低；较大时可提高轮齿的抗弯强度和表面接

触强度。对轿车，为加大重合度并降低噪声,取小些；对货车，为提高齿轮承载力,取大些。

国家规定的标准压力角为 20 ，所以本设计中分动器齿轮压力角取


20 。

3。3 螺旋角的确定

选取斜齿轮的螺旋角，应该注意它对齿轮工作噪声、轮齿的强度和轴向力有影响。螺旋
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角应选择适宜，太小时发挥不出斜齿轮的优越性,太大又会使轴向力过大.轿车变速器齿轮应

采用较大螺旋角以提高运转平稳性，降低噪声。

初选啮合套或同步器取


30 ；斜齿轮螺旋角


25 。

3.4 齿宽

齿轮宽度大，承载能力高。但齿轮受载后,由于齿向误差及轴的挠度变形等原因，沿齿

宽方向受力不均匀，因而齿宽不宜太大。通常可以根据齿轮模数来选择齿宽 b。

nc
mkb  (3.1 ）

式中： c
k －齿宽系数，直齿轮取 0.74.4 ～k

c  ，斜齿轮取 6.80.7 ～k
c  ；

n
m －法面模数。

齿宽可根据下列公式初选：直齿轮 mb )0.8~5.4( ，斜齿轮 mb )6.8~0.7( 。

综合各个齿轮的情况,均为斜齿轮：

设计 25.8~218.6)~(7.03b  ，齿宽均选为 mm24 。

3。5 齿顶高系数

齿顶高系数对重合度、轮齿强度、工作噪声、轮齿相对滑动速度、轮齿根切和齿顶厚度

等有影响.若齿顶高系数小，则齿轮重合度小，工作噪声大;但因轮齿受到的弯矩减小，轮齿

的弯曲应力也减少。因此，从前因齿轮加工精度不高，并认为轮齿上受到的载荷集中齿顶上，

所以曾采用过齿顶高系数为 0.75～0.80的短齿制齿轮。

在齿轮加工精度提高以后，包括我国在内，规定齿顶高系数取为 1。00。为了增加齿轮

啮合的重合度，降低噪声和提高齿根强度，有些变速器采用齿顶高系数大与 1。00的细高齿。

本设计取为 0.1
0
f 。

3.6 各档齿轮齿数的确定

3。6.1 低速档齿轮副齿数的确定

在初选中心距、齿轮模数和螺旋角以后，可根据档数、传动比和传动方案来分配各档齿

轮的齿数。

齿数和: 34.48
3

25cos802cos2
zZ 21n 






n
m

A
z


（3。2）

圆整取 48Z 

4.2i
41

32
FD 

zz

zz

根据经验数值，取 19z4  ，则 29z3

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通过比较可以得出 19z1  ， 29z2  时， 2.32i 低 ,与设计要求 2。4最接近。

所以： 19z1  ， 29z2  。

3.6.2 对中心距进行修正

因为计算齿数和


z 后，经过取整数使中心距有了变化，所以应根据取定的


z 和齿轮变

位系数重新计算中心距 A ，再以修正后的中心距 A作为各挡齿轮齿数分配的依据,故中心距

变为：

mmmmA
n

44.79
25cos2

348

cos2

mZn 






（3。3）

修正中心距,取 79A  。

重新确定螺旋角，其精确值应为



24.30
792

483
arccos

2
arccos

12







A

Zm
nn



下面根据方程组：

57.1
29

19
4.2

48
3

30.24cos792cos2

2

1

4

3

12
43








z

z
i

z

z

m

A
zz

FD

n

。


确定常啮合齿轮副齿数分别为: 1929z 43
 z， 。

重新确定螺旋角β，其精确值为：



30.24
792

483
arccos

2
cos34 






A

Zm
arc nn



3.6.3 确定其他齿轮的齿数

齿轮 5为后桥输出轴齿轮,因此齿轮 5 与前桥输出轴齿轮 3各参数应相同。高速档传动

比 1.08iFG 

708.0
29

19
08.1

z

3

4

6

7 
z

z
i

z
高 （3。4）

032.1)708.01(
1929

29
)1(

tan

tan

6

7

43

3

67

34 






z

z

zz

z




（3。5)





63.23
032.1

30.24tan
tan 1

67 
 (3 。6)

4887.47
3

63.24cos792cos2 67
76

，取






n
m

A
zz 

(3。7)
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于是可得, 。， 2028z 76  z

重新确定螺旋角β，其精确值为



30.24
792

483
cos

2

)(
cos 1761

67 






 

A

zzm
n (3。8)

3.7 齿轮的变位

齿轮 1、2的各参数:

取模数 3n
m

,
螺旋角 

24.30 齿宽系数 8kc 。

分度圆压力角:  cos/tantan nt 



21.77t

端面啮合角：


77.21cos
79

44.79
coscos

,
,

 t

A

a
t 



21.0,


变位系数之和：
  

n

t

,

t21
n

tan2 




invinvzz 


-0.1364n

查表得 05.01 n 0844.02 n

1467.0
3

44.7979'








n

n

m

AA
y

0103.01467.01364.0   nn yny 

分度圆直径: mm
zm

d
n

54.62
30.24cos

193

cos
1

1 





mm
zm

d
n

45.95
30.24cos

293

cos
2

2 





节圆直径： 54.6248/19792/2 11  n
ZAzd mm

46.9548/29792/2 22  n
zAzd mm

齿顶高：

3.12mm30.0103)-0.05(1)( 1
*

1  nnnaa myhh 

2.72mm3)0.0103-0.0844-(1)( 2
*

2  nnnaa myhh 

齿根高:

3.6mm3)0.05-0.25(1)( 1
**

1  nnnaf mchh 

4.0mm3)0.08440.25(1)( 2
**

2  nnnaf mchh 

全齿高： 6.72mm111
 fa

hhh
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齿顶圆直径： 68.78mm3.12262.542 111
 aa

hdd

100.89mm2?2.7295.452 222
 aa

hdd

齿根圆直径： 55.34mm2?33.6-62.542 111
 ff

hdd

87.45mm2?4-95.452 222
 ff

hdd

当量齿数：



19.25
cos 3

1
1 



z
z

n



60.38
cos 3

2

2




z
z

n

所有齿轮参数如表 3。2所示

表 3-2 各齿轮基本参数

齿轮 高速档 低速档 常啮合

齿轮齿数

输入轴

齿轮 6

中间轴齿

轮 7

输入轴

齿轮 1

中间轴

齿轮 2

输出轴

齿轮 3

中间轴

齿轮 4

28 20 19 29 29 19

实际传动比 i 0。714 1.526 1.526

螺旋角β 

30.24


30.24


30.24

法面模数
n

m （mm） 3 3 3

法面齿顶高系数 
anh 1 1 1

法面顶隙系数 
nc 0。25 0.25 0.25

分度圆压力角
n 20° 20° 20°

分度圆直径 d（mm） 92.16 65.83 62.54 95.45 95.45 62。54

中心距 A（mm） 79 79 79

中心距变动系数 0 0 0

齿顶高 ha（mm) 2。72 3。12 3.12 2。72 2.72 3。12

齿根高 hf（mm） 4 3.6 3。6 4 4 3。6

齿全高 h(mm） 6。72 6。72 6.72

有效齿宽 b（mm) 24 34 34

当量齿数 n
z 36。99 26。42 25。19 38。60 38.60 25。19
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3。8 齿轮的校核

3。8。1 计算扭矩 T的确定

分动器齿轮强度计算扭矩 T，应在比较两种不同载荷状况之后，选择确定。

第一种载荷状况是考虑自变速器传来的最大驱动扭矩 1
T ;

变变iTT
emax

 （3。9）

式中: maxe
T -发动机最大扭矩；

变
i
-变速器头档速比；

变
 -变速器效率；

第二种载荷状况是考虑到保证驱动轮发出最大附着力矩所需的分动器输入扭矩 2
T ；

在高档时：

分主

后附

FG0

M'

2
ii

T
（3。10）

式中: 后附
M —后桥驱动时的最大附着力矩;

rGM  
后附

；

G -满载时分配到前桥的重量 ；

—最大附着系数，0。5~0。6;

r—车轮滚动半径;

0
i —主传动比 ；

FG
i —分动器高档传动比；

主 -主传动效率；

分 -分动器效率；

在低档时：

分主

附

FD0

M

2
ii




T
（3。11)

式中:
后附

M ——后桥驱动时的最大附着力矩；



10

rM  G后附
；

G -满载时整车重量;

—最大附着系数， 0.6~0.5 ；

r—车轮滚动半径；

0
i —主传动比 ；

FD
i —分动器低档传动比；

主 —主传动效率；

分 —分动器效率；

若
1

T < 
2

T （或T 2 ），则说明自变速器传来的最大驱动扭矩不足以使驱动车轮发出最大附

着力矩，这时应选取
1

T ，作为计算扭矩.

若
1

T > 
2

T （或T 2 ),则说明自变速器传来的最大驱动扭矩实际上是不能被利用的,这时

应选取 
2

T （或T 2 ）作为计算扭矩（ 
2

T 用于计算高档齿轮,T 2 用于计算低档齿轮)。

由式（3。14）可得
mNiTT  44.6859.04.3210

11 变变


由式(3。15）可得
mNT 




 27.148

96.09.04.2377.6

362.0362.06.08.91960'

2

由式（3。16)可得
mNT 




 50.315

96.09.04.2377.6

362.06.08.91960''

2 所以高速档时
'

2
T 作为计

算转矩，低速档时
''

2
T 作为计算转矩。

3。8.2 轮齿的弯曲应力

图 3。1齿形系数图
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直齿轮弯曲应力公式为

bty

KKF
f

w




1
 (3 。12)

式中： w －弯曲应力（MPa );

1
F－圆周力(N）, dTF

g21
 ；

g
T －计算载荷（N·m);

d－节圆直径(mm);


K －应力集中系数，可近似取 1.65K ；

f
K －摩擦力影响系数,主、从动齿轮在啮合点上的摩擦力方向不同，对弯曲应力的影响

也不同，主动齿轮 1.1f
K ,从动齿轮 0.9f

K ；

b－齿宽（mm）;

t－端面齿距（mm）, mt  ；

m－模数；

y－齿形系数，如图 3.1所示

因为齿轮节圆直径 mzd  ，式中 z为齿数,所以将上述有关参数代入式后得

yzKm

KKT

c

fg

w 3

2





 （3。13）

（2）斜齿轮的弯曲应力公式为






btyK

KF

w
1 （3。14）

式中：
1

F－圆周力（ N ）， dTF
g21  ;

g
T －计算载荷(N·m）；

d－节圆直径（mm)，   coszmd
n , n

m －法向模数（mm)， z－齿数， －斜齿轮

螺旋角(  );


K －应力集中系数， 50.1

K ；

b－齿面宽（mm）；

t－法向齿距(mm), n
mt  ；
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y－齿形系数，可按当量齿数 3coszz
n  在图 4.1中查得；


K －重合度影响系数, 0.2K .

将上述有关参数代入公式后,可得到斜齿轮的弯曲应力公式为










KyKzm

KT

Cn

g

w 3

cos2
 （3.15）

对乘用车常啮合齿轮和高挡齿轮，许用应力在 350MPa~180 范围，对货车为

250MPa~100 范围.当挂上低速档时传递的转矩最大，因此只要校核低速档时的弯曲应力就

可以了.

挂上低速档时：输入轴传递的转矩即为变速器传来的转矩


2
T

中间轴传递的转矩: mNTT  55.48120/2922

输出轴转矩: mNTT  99.73420/2923

低速档齿轮为斜齿轮，所以应用弯曲应力公式(3。15）

式中： y－齿形系数.由图 3.1查得 142.0
1
y ， 148.02

y , 142.03
y 148.04 

y

通过以上的计算，把各个参数代入公式（3。15)后得：

350MPa~180239.43MPa
0.28142.031914.3

5.130.24cos105.3152

cos2

3

3

1

3

1

211
1






















KKymz

KT

Cn

w










KKymz

KT

Cn

w

2

3

2

212

2

cos2


350Mpa~180226.15MPa
28148.032914.3

5.185.24cos1055.4812
3

3


















KKymz

KT

Cn

w

3

3

3

433

3

cos2 


350Mpa~180345.18MPa
28148.032914.3

5.130.24cos1099.7342
3

3


















KKymz

KT

Cn

w

4

3

4

432

4

cos2


350Mpa~180345.18MPa
28148.031914.3

5.130.24cos1055.4812
3

3








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同理可得高速档的齿轮的弯曲强度均合格。

3.8。3 轮齿接触应力











bz

j
b

FE




11
418.0 （3.16）

式中： j －轮齿接触应力(MPa ）;

F－齿面上的法向力（ N )，   coscost
FF  ，

t
F为圆周力（N ）， dTF

gt 2 ， g
T

为计算载荷（ mN  )， d为节圆直径(mm),为节点处压力角（ ），为齿轮螺旋角（
）；

E－齿轮材料的弹性模量（MPa )， MPaE 5
101.2  ；

b－齿轮接触的实际宽度(mm），斜齿轮用 cosb 代替；

z 、 b －主、从动齿轮节点处的曲率半径(mm)，直齿轮  sinzz
r 、  sinbb

r ,

斜齿轮    2cossinzz
r 、    2cossinbb

r , z
r 、 b

r 主、从动齿轮节圆半径（mm)。

齿轮材料选为 40Cr，渗碳淬火处理，齿面硬度 52~68HRC，7 级精度。将作用在分动器

输入轴上的载荷
maxe

T 作为计算载荷时，变速器齿轮的许用接触应力见表 3.3.

表 3。3 变速器齿轮的许用接触应力

齿轮

MPa
j /

渗碳齿轮 液体碳氮共渗齿轮

一挡和倒挡 1900～2000 950～1000

常啮合齿轮和高挡 1300～1400 650～700

低档时受力分析

低档时输入轴受力：

NN
d

T
F 80.11780

30.24cos20cos54.62

10005.3152

coscos

2

1

2

1














低档时中间轴受力：

NN
d

T
F 46.11781

3.24cos20cos45.95

1055.4812

coscos

2
3

2

2
2 










斜齿圆柱齿轮：M
n =3， 191 Z ， 292 Z ， 5

102.1E  ， 62.54mm1
d , 95.45mm2

d

315.50N''
2
TT

j ，

28.89mm30.24cos/83cos/ 22




bb

88.1230.24cos/20sin
2

cos/20sin 212

11



d
r  mm
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