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摘要:针对汽车传动轴在工作中因外部激励而共振的问题ꎬ通过三维建模软件 ＣＡＴＩＡ 建立了某轻型卡车传动轴模型并导入有限元

分析软件 ＡＮＳＹＳ 中ꎬ对主传动轴和中间传动轴在自由模态情况下以及传动轴总成在约束模态情况下的前 ６ 阶非刚体自由模态参

数进行了研究ꎮ 分别对传动轴不同轴管长度和壁厚相对应的模态参数变化规律建立了数学模型ꎬ并进行了归纳ꎻ提出了一种基于

有限元技术的汽车传动轴模态参数优化的方法ꎬ利用有限元软件 ＡＮＳＹＳ 对优化后的模型进行了测试ꎮ 研究结果表明:通过减小传

动轴轴管壁厚 １ ｍｍ 可使传动轴总成 １ 阶固有频率从 １３２. ８２ Ｈｚ 提高到 １３８. ４９ Ｈｚꎬ满足避免共振的要求ꎮ
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０　 引　 言

随着生活水平的普遍提高ꎬ用户对商用车的安全

性、可靠性、舒适性等方面提出了更高的要求[１]ꎮ 这

也为各大汽车生产商的产品研发指明了方向[２]ꎮ
传动轴作为汽车传动系统的重要部件有着较为完

善的理论模型ꎮ 据研究表明ꎬ造成传动系统弯曲振动

的主要原因是发动机运动部件往复惯性力和传动轴自

身的不平衡[３]ꎬ并已证实发动机是引起动力传动系统

振动的主要原因[４]ꎬ当外激振频率与传动轴的一阶固

有频率重合时会发生明显的共振ꎬ损坏传动轴[５]ꎮ 此

外ꎬ来自变速器和地面对车身结构的作用也会引起传

动轴的共振ꎬ由于外部激励复杂多变ꎬ业内普遍通过提

高传动轴固有频率避免共振ꎬ其方式主要有两种:采用



中间支撑ꎬ分段传动[６]或采用空心轴传动[７]ꎮ
某轻型卡车传动轴在设计阶段进行了模态仿真分

析ꎬ满足设计要求ꎬ但在整车试验阶段存在明显噪声峰

值ꎬ经过排查ꎬ确认与传动轴的振动有关[８]ꎮ 由于传

动轴实际工况复杂ꎬ此前学者多以单根轴的自由模态

为研究方向[９]ꎬ而传动轴在实际工作中存在一定的约

束且通常由多段轴通过万向节连接而成ꎮ
本研究根据前面学者研究的不足ꎬ提出以下改进

措施:分别对传动轴各段轴和总成进行相应的模态分

析ꎬ判断其 １ 阶固有频率是否需要优化ꎻ然后进一步利

用控制变量法推导出两端无支承、均匀壁厚的传动轴

结构与其模态参数的函数关系ꎬ并将其作为优化模态

参数的依据ꎻ最终提出优化并验证可行性ꎮ

１　 传动轴几何模型建立

本研究根据所选车型传动轴结构参数ꎬ利用三维

建模软件 ＣＡＴＩＡ 建立模型ꎬ在保留基本特征的前提下

进行适当简化后导入到模态分析软件 ＡＮＳＹＳ 中ꎬ并对

模型进行材料设置和网格划分ꎬ设置材料为 ４０ＣｒＮｉꎬ
材料参数如表 １ 所示ꎮ

表 １　 材料参数

参数名称 值

泊松比 ０. ３
密度 / (ｋｇ􀅰ｍ － ３) ７ ９００
弹性模量 / ＧＰａ ２０６

　 　 最终所建立的传动轴总成模型单元数是 １５０ ８８６
个ꎬ节点数 ２８１ ０７３ 个ꎮ

２　 模态分析理论

２. １　 模态分析一般理论

要研究传动轴的动态特性ꎬ首先要建立该系统的

运动微分方程[１０]ꎮ 一般的ꎬ多自由度的动力学的通用

方程如下式所示:
[Ｍ]{ ｘ̈} ＋ [Ｃ]{ ｘ̇} ＋ [Ｋ]{ｘ} ＝ { ｆ( ｔ)} (１)

式中:[Ｍ]— 质量矩阵ꎻ[Ｃ]— 阻尼矩阵ꎻ[Ｋ]— 刚度

矩阵ꎻ { ｆ( ｔ)}— 外力列阵ꎻ (ｘ)— 位移响应列阵ꎻ
{ ｘ̇}— 速度列阵ꎻ{ ｘ̈}— 加速度响应列阵ꎮ

由于只有结构的刚度特性和质量分布影响结构的

固有频率和主振型[１１]ꎮ系统的无阻尼自由振动方程如

下式所示:
[Ｍ]{ ｘ̈} ＋ [Ｋ]{ｘ} ＝ ０ (２)

其对应的特征方程如下式所示:
([Ｋ] － ω２[Ｍ]){φ} ＝ ０ (３)

式中:ω— 系统的固有频率ꎻ{φ}— 模态振型向量ꎮ
求解式(３) 可得到传动轴的固有频率和振型ꎮ

２. ２　 模态参数优化标准

发动机是传动轴振动的主要激励源ꎬ但变速器与

地面的影响同样不可忽视ꎮ传动轴的最高转速取决于

最高的行驶车速ꎬ传动轴最大工作频率与车速关系[１２]

如下式所示:

Ｖａ ＝
３. ６ × ２πｒ × ｆｊ

ｉｊ ｉｏｋｊ
(４)

式中:Ｖａ—最高车速ꎻｆｊ—传动轴最大工作频率ꎻｉｊ—变

速器最高档传动比ꎻｉｏ— 主减速比ꎻｋｊ— 发动机转矩主

谐量的阶数ꎻｒ— 车轮半径ꎮ
该车最高车速为 ９５ ｋｍ / ｈꎬ变速器最高挡传动比

为 ０. ７８４ꎬ主减速比为 ７. ０２ꎬ发动机转矩主谐量的阶数

为 ２ꎬ轮胎半径为 ０. ３８５ ｍꎮ
经计算ꎬ传动轴最大工作频率为 １２０ Ｈｚꎬ考虑到

传动轴在使用一段时间后ꎬ由于磨损、变形等因素会引

起自身不平衡加剧ꎬ需要保证传动轴的一阶模态频率比

其临界转速对应的频率高 １５％ [１３]ꎬ经计算为 １３８ Ｈｚꎮ

２. ３　 传动轴结构对模态参数的影响

笔者采用控制变量法ꎬ根据两端自由支撑、壁厚均

匀的传动轴临界转速的经验公式ꎬ分别分析传动轴长

度和壁厚对其模态参数影响的变化规律ꎬ结果如下:

ｎＣ ＝ １. ２ × １０８ Ｄ２ ＋ ｄ２

Ｌ２ (５)

式中:ｎＣ— 传动轴第一阶固有频率ꎻＬ— 传动轴长度ꎬ
取两万向节之中心距ꎻｄꎬＤ— 轴管的内、外径ꎮ

３　 有限元模态分析

３. １　 主传动轴自由模态

本研究对主传动轴进行自由模态分析ꎬ得到其前

六阶自由模态振型ꎬ主传动轴各阶振型及位移图如图

１ 所示ꎮ
图 １(ａ)为传动轴一阶模态计算结果ꎬ其一阶固有

频率为 ４４７. ８９ Ｈｚꎬ模态变形表现为传动轴绕 Ｘ 轴方

向一阶弯曲ꎻ图 １(ｂ)为传动轴二阶模态计算结果ꎬ其
二阶固有频率为 ４５５. ８２１ Ｈｚꎬ模态变形表现为传动轴

绕 Ｚ 轴方向一阶弯曲ꎻ图 １(ｃ)为传动轴三阶模态计算

结果ꎬ其三阶固有频率为 １ １５１. ５０ Ｈｚꎬ模态变形表现

为传动轴绕 Ｘ 轴方向二阶弯曲ꎻ图 １(ｄ)为传动轴四阶

模态计算结果ꎬ其四阶固有频率为 １ ２３１. １０ Ｈｚꎬ模态

变形表现为传动轴绕 Ｚ 轴方向二阶弯曲ꎻ图 １(ｅ)为传

动轴五阶模态计算结果ꎬ其五阶固有频率为 １ ３１９. ４０
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图 １　 主传动轴各阶振型及位移图

Ｈｚꎬ模态变形表现为传动轴法兰叉扩张振动ꎻ图 １( ｆ)
为传动轴六阶模态计算结果ꎬ其六阶固有频率为

１ ５２１. ７０ Ｈｚꎬ模态变形表现为传动轴呼吸振动ꎮ

３. ２　 中间传动轴自由模态

笔者对中间传动轴进行自由模态分析ꎬ得到其前

六阶自由模态振型ꎬ中间传动轴各阶振型及位移图如

图 ２ 所示ꎮ

图 ２　 中间传动轴各阶振型及位移图

图 ２(ａ)为传动轴一阶模态计算结果ꎬ其一阶固有

频率为 １０３. １２ Ｈｚꎬ模态变形表现为传动轴绕 Ｘ 轴方

向一阶弯曲ꎻ图 ２(ｂ)为传动轴二阶模态计算结果ꎬ其
二阶固有频率为 １０３. １４ Ｈｚꎬ模态变形表现为传动轴

绕 Ｚ 轴方向一阶弯曲ꎻ图 ２(ｃ)为传动轴三阶模态计算

结果ꎬ其三阶固有频率为 ２８４. ０９ Ｈｚꎬ模态变形表现为

传动轴绕 Ｘ 轴方向二阶弯曲ꎻ图 ２(ｄ)为传动轴四阶模

态计算结果ꎬ其四阶固有频率为 ２８４. ７５ Ｈｚꎬ模态变形

表现为传动轴绕 Ｚ 轴方向二阶弯曲ꎻ图 ２(ｅ)为传动轴

五阶模态计算结果ꎬ其五阶固有频率为 ５４４. ２７ Ｈｚꎬ模
态变形表现为传动轴绕 Ｘ 轴方向三阶弯曲ꎻ图 ２( ｆ)为
传动轴六阶模态计算结果ꎬ其六阶固有频率为 ５４６. ６１
Ｈｚꎬ模态变形表现为传动轴绕 Ｚ 轴方向三阶弯曲ꎮ

３. ３　 传动轴总成约束模态

为还原传动轴总成的装车工作状态ꎬ本研究对传

动轴总成进行相应的约束ꎬ传动轴总成施加约束结果

如图 ３ 所示ꎮ

图 ３　 传动轴总成施加约束结果

本研究分析得到传动轴总成前六阶约束模态振

型ꎬ传动轴总成各阶振型及位移图如图 ４ 所示ꎮ

图 ４　 传动轴总成各阶振型及位移图

图 ４(ａ)为传动轴一阶模态计算结果ꎬ其一阶固有

频率为 １３２. ８２ Ｈｚꎬ模态变形表现为中间轴绕 Ｚ 轴方

向一阶弯曲ꎻ图 ４(ｂ)为传动轴二阶模态计算结果ꎬ其
二阶固有频率为 １３５. ８７ Ｈｚꎬ模态变形表现为中间轴

绕 Ｘ 轴方向二阶弯曲ꎻ图 ４(ｃ)为传动轴三阶模态计算

结果ꎬ其三阶固有频率为 ２４４. ６６ Ｈｚꎬ模态变形表现为

主传动轴绕 － Ｘ 轴与 Ｙ 轴角平分线方向一阶弯曲ꎻ图
４(ｄ)为传动轴四阶模态计算结果ꎬ其四阶固有频率为

２４５. ８６ Ｈｚꎬ模态变形表现为主传动轴绕 Ｘ 轴与 Ｙ 轴角

平分线方向一阶弯曲ꎻ图 ４(ｅ)为传动轴五阶模态计算

结果ꎬ其五阶固有频率为 ３７９. ９４ Ｈｚꎬ模态变形表现为

中间轴绕 Ｚ 轴方向二阶弯曲ꎻ图 ４(ｆ)为传动轴六阶模

态计算结果ꎬ其六阶固有频率为 ３８８. ４６ Ｈｚꎬ模态变形
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表现为中间轴绕 Ｘ 轴方向二阶弯曲ꎮ
通过模态分析对比发现中间传动轴一阶固有频率

与发动机激振频率存在重合ꎬ因而需进行模态参数

优化ꎮ

４　 传动轴结构与模态参数的关系

４. １　 传动轴长度与模态参数的关系

笔者分别取传动轴轴管长度为 ８１５ ｍｍ、１ ０１５ ｍｍ、
１ ２１５ ｍｍ、１ ４１５ ｍｍ、１ ６１５ ｍｍꎬ得到不同轴管长度的传

动轴一阶固有频率如表 ２ 所示ꎮ
表 ２　 不同轴管长度的传动轴固有频率

轴管长度 / ｍ 一阶固有频率 / Ｈｚ
０. ８１５ ４１１. ３６
１. ０１５ ２７８. １０
１. ２１５ ２００. ４８
１. ４１５ １５１. ４３
１. ６１５ １１８. ４６

　 　 根据分析结果作传动轴轴管长度与传动轴一阶固

有频率关系图如图 ５ 所示ꎮ

图 ５　 传动轴轴管长度与其一阶固有频率关系图

由图 ５(ａ)可以看出ꎬ传动轴的第一阶固有频率值

随轴管长度的变化分布近似于一条二次曲线ꎬ利用数

值分析方法中的最小二乘法对后 ３ 个离散点进行曲线

拟合ꎬ设频率与轴管长度的关系可用二次方程来表示ꎬ
则求出的曲线方程为:

ｎＣ ＝ ２０１Ｌ２ － ７７３. ８８Ｌ ＋ ８８４. １２ (６)
由图 ５(ｂ)可以看出:除了长度为 ０. ８１５ ｍ 的点

外ꎬ可以看出两者具有很好的一致性ꎬ说明当传动轴的

长度大于 １ ｍ 后ꎬ可以近似认为轴管长度与其一阶固

有频率呈线性关系ꎮ 而当轴管长度小于 １ ｍ 时ꎬ传动

轴第一阶固有频率随着长度的减小增大较快ꎮ

４. ２　 传动轴壁厚与模态参数的关系

笔者分别取传动轴壁厚为 ４ ｍｍ、４. ５ ｍｍ、５ ｍｍ、
５. ５ ｍｍ、６ ｍｍꎬ得到不同轴管壁厚的传动轴一阶固有

频率如表 ３ 所示ꎮ
表 ３　 不同轴管壁厚的传动轴固有频率

轴管壁厚 / ｍｍ 一阶固有频率 / Ｈｚ
４. ０ １９１. ８２
４. ５ １９６. ２４
５. ０ ２００. ４７
５. ５ ２０４. ５９
６. ０ ２０８. ５６

　 　 根据分析结果作传动轴轴管壁厚与传动轴一阶固

有频率关系图如图 ６ 所示ꎮ

图 ６　 传动轴轴管壁厚与其一阶固有频率关系图

由图 ６(ａ)可以看出ꎬ传动轴一阶固有频率与轴管

厚度的关系曲线近似于一条二次曲线ꎬ同样使用最小

二乘法求解其近似二次方程ꎬ求得的二次方程表达

式为:
ｎＣ ＝ － ０. ２６Ｄ２ ＋ １０. ９３Ｄ ＋ １５２. ３２ (７)

由图 ６(ｂ)可以看出:所求二次方程曲线与计算真

实值具有极高的一致性ꎬ说明传动轴的轴管厚度与其

一阶固有频率呈二次线性关系ꎮ

５　 传动轴的改进

笔者通过对比汽车发动机激振频率 １２０ Ｈｚ 和最
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大危险共振频率 １３８ Ｈｚꎬ发现其与传动轴总成一阶固

有频率 １３２. ８２ Ｈｚ 存在重合ꎬ传动轴在工作中有存在

共振的可能ꎬ因此需对传动轴进行结构改进ꎬ以避开共

振频率范围ꎮ
经过多次模态分析比对ꎬ笔者得出保持传动轴内

径不变ꎬ通过减小中间传动轴轴管厚 １ ｍｍ 能有效避

开共振频率范围ꎮ
根据 ＡＮＳＹＳ 计算求解结果ꎬ笔者提取优化后的传

动轴总成的前六阶非刚体约束模态参数ꎮ
改进前后模态数据对比如表 ４ 所示ꎮ

表 ４　 结构改进前后模态数据对比

模态 优化前 / Ｈｚ 优化后 / Ｈｚ
１ 阶固有频率 １３２. ８２ １３８. ４９
２ 阶固有频率 １３５. ８７ １４１. ６３
３ 阶固有频率 ２４４. ６６ ２４１. ９２
４ 阶固有频率 ２４５. ８６ ２４５. ２８
５ 阶固有频率 ３７９. ９４ ３８５. ８６
６ 阶固有频率 ３８８. ４６ ３９５. ２２

　 　 通过对比传动轴总成优化前后各阶模态参数ꎬ所
采用的优化方案有效地提高了传动轴模态参数ꎬ避免

了危险共振频率范围ꎬ消除了共振隐患ꎮ 经计算ꎬ结构

改进后传动轴的扭转应力为 １１１. ８５ ＭＰａꎮ 已知传动

轴许用切应力[ ] ＝ ３００ ＭＰａꎬ故上述改进方案满足传

动轴强度要求ꎬ改进方案可行ꎮ

６　 结束语

(１)笔者以某轻型卡车的传动轴为研究对象ꎬ根
据影响传动轴模态参数的因素ꎬ利用控制变量法和最

小二乘法推导出了模态参数与轴管长度和壁厚的线性

变化关系函数ꎻ
(２)将上述关系函数作为模态优化的依据ꎬ结合

仿真分析验证发现ꎬ通过减小中间传动轴轴管壁厚能

有效提高传动轴总成一阶固有频率ꎬ因此采用了在保

证中间传动轴内径不变的情况下ꎬ减小其轴管壁厚

１ ｍｍ的方法进行了优化ꎻ

(３)优化结果显示ꎬ在保证传动轴轴管强度前提

下ꎬ传动轴总成一阶固有频率从原来的 １３２. ８２ Ｈｚ 提

高到 １３８. ４９ Ｈｚꎬ高于发动机激振频率 １２０ Ｈｚ 的

１５％ ꎬ满足了避免共振的要求ꎮ
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