
 
传动轴结构分析与设计 

 

    传动轴总成主要由传动轴及其两端焊接的花键轴和万向节叉组成。传动轴中一般设有由

滑动叉和花键轴组成的滑动花键，以实现传动长度的变化。为了减小滑动花键的轴向滑动阻

力和磨损，有时对花键齿进行磷化处理或喷涂尼龙层；有的则在花键槽中放入滚针、滚柱或

滚珠等滚动元件，以滚动摩擦代替滑动摩擦，提高传动效率。但这种结构较复杂，成本较高。

有时对于有严重冲击载荷的传动，还采用具有弹性的传动轴。传动轴上的花键应有润滑及防

尘措施，花键齿与键槽间隙不宜过大，且应按对应标记装配，以免装错破坏传动轴总成的动

平衡。 

    传动轴的长度和夹角及它们的变化范围由汽车总布置设计决定。设计时应保证在传动轴

长度处在最大值时，花键套与轴有足够的配合长度；而在长度处在最小时不顶死。传动轴夹

角的大小直接影响到万向节十字轴和滚针轴承的寿命、万向传动的效率和十字轴旋转的不均

匀性。 

在长度一定时，传动轴断面尺寸的选择应保证传动轴有足够的强度和足够高的临界转

速。所谓临界转速，就是当传动轴的工作转速接近于其弯曲固有振动频率时，即出现共振现

象，以致振幅急剧增加而引起传动轴折断时的转速。传动轴的临界转速为 

2

22
8102.1

C

cC
k L

dD
n

+
×=                      (4—13) 

式中，nk为传动轴的临界转速(r／min)；LC为传动轴长度(mm)，即两万向节中心之间的

距离；dc和Dc分别为传动轴轴管的内、外径(mm)。 

   在设计传动轴时，取安全系数K=nk／nmax=1.2～2.0，K=1．2用于精确动平衡、高精度的

伸缩花键及万向节间隙比较小时，nmax为传动轴的最高转速(r／min)。 

   由式(4—13)可知，在Dc和Lc相同时，实心轴比空心轴的临界转速低，且费材料。另外，

当传动轴长度超过1．5m时，为了提高nk以及总布置上的考虑，常将传动轴断开成两根或三

根，万向节用三个或四个，而在中间传动轴上加设中间支承。 

    传动轴轴管断面尺寸除满足临界转速的要求外，还应保证有足够的扭转强度。轴管的扭

转切应力 τc 应满足 
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式中，[τc]为许用扭转切应力，为300MPa；其余符号同前。 

    对于传动轴上的花键轴，通常以底径计算其扭转切应力Th，许用切应力一般按安全系数

为2～3确定，即 
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式中，dh为花键轴的花键内径。 

   当传动轴滑动花键采用矩形花键时，齿侧挤压应力为 
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式中，K′为花键转矩分布不均匀系数，K′=1．3～1．4；Dh和dh分别为花键外径和内径；Lh为

花键的有效工作长度；no 为花键齿数。 

   对于齿面硬度大于35HRC的滑动花键，齿侧许用挤压应力为2550MPa；对于不滑动花键，

齿侧许用挤压应力为50～100MPa。 

   渐开线花键应力的计算方法与矩形花键相似，只是计算的作用面是按其工作面的投影进

行。 

   传动轴总成不平衡是传动系弯曲振动的一个激励源，当高速旋转时，将产生明显的振动

和噪声。万向节中十字轴的轴向窜动、传动轴滑动花键中的间隙、传动轴总成两端连接处的

定心精度、高速回转时传动轴的弹性变形、传动轴上点焊平衡片时的热影响等因素，都能改

变传动轴总成的不平衡度。提高滑动花键的耐磨性和万向节花键的配合精度、缩短传动轴长

度增加其弯曲刚度，都能降低传动轴的不平衡度。为了消除点焊平衡片的热影响，应在冷却

后再进行动平衡检验。传动轴的不平衡度，对于轿车，在3000～6000r／min时应不大于25～

35g·cm；对于货车，在1000～4000r／min时不大于50～100g·cm。另外，传动轴总成径向

全跳动应不大于0．5～0．8mm。 

 


