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摘要　 重载车用球笼式等速万向节传动总成传递的力和转矩比普通汽车的大，且工况要求较高，在冲击载荷下，有
可能发生中间轴的静强度破坏或者疲劳失效，以及保持架在大轴间角下的破损。 因此，对其中间轴和保持架在极限工况

下的强度研究非常重要。 以某重载车用球笼式等速万向节传动总成为研究对象，首先，对中间轴进行受力分析和有限元

仿真，并将结果进行对照，以验证模型的准确性；其次，对不同轴间角下保持架进行仿真分析，得出保持架的应力分布规

律；最后，进行扭转静强度试验与保持架硬度试验。 结果表明，中间轴、保持架在正常工况下均可满足使用要求，但在极

端工况下可能发生保持架破损。 可为重载车用球笼式等速万向节传动总成的设计和制造提供相应参考。
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０　 引言

　 　 随着等速万向节传动总成零件材料、热处理和制

造工艺的不断进步，普通乘用车等速万向节传动总成

在使用过程中静强度破坏、沟道磨损和接触疲劳失效

形式逐渐减少。 而重载车用球笼式等速万向节传动总

成在运转时传递的转矩比普通乘用车的大，且工况要

求较高，在冲击载荷下，有可能发生中间轴的静强度破
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坏和疲劳失效，以及保持架在极限轴间角下的破损。
因此，在极限工况下对重载车用球笼式等速万向节传

动总成中间轴和保持架的强度研究显得非常重要。
石宝枢等［１］对万向节内部结构主参数进行分析

与设计计算。 卢曦等［２］对万向节的装配以及球面间

的配合进行了分析。 李玉璇等［３］通过理论研究对万

向节附加弯矩进行了详细分析。 周萍等［４］４６⁃４８ 对万向

节内部工作主参数进行详细分析，并着重研究了等速

万向节传动轴的振动问题。 卢曦等［５］通过对旋锻轴

毛坯的强度、硬度等力学特性进行设计，提出了旋锻轴

的设计方法。 ＨＡＮ Ｊ Ｎ 等［６⁃７］对网格划分和塑性形变

的应力求解进行了相应研究分析。 朱子宏等［８⁃９］ 对

Ｈｅｒｔｚ接触应力进行了研究，结果表明当接触区域网格

小于接触面半宽的一半时，有限元分析结果足够精确。
侯文亮等［１０］对保持架进行仿真分析，得出了保持架的

强度分布规律。 宋有硕等［１１］对万向节进行仿真分析，
得出了万向节内部关键零部件之间的相互作用力。
ＲＹＵ Ｉ等［１２］通过准静态有限元分析，对万向节的受力

情况进行了研究，得出万向节内部接触力的变化过程。
目前，对球笼式等速万向节的研究主要集中在普

通乘用车等速万向节，对重载车用大转矩型的等速万

向节的涉及较少。 由于普通乘用车行驶工况要求较重

载车低，发生中间轴断裂或者保持架破损的现象较少。
但是，对于重载车用球笼式等速万向节，保持架和中间

轴损坏的现象较为常见，因而需要进一步深入分析重

载车用等速万向节中间轴与保持架的强度特征，尤其

需要分析中间轴和保持架在不同轴间角和极限工况下

的应力及强度分布。
本文以某重载车用球笼式等速万向节传动总成为

研究对象，首先，对中间轴进行受力分析和有限元仿

真，并对结果进行对照，以验证模型的准确性；其次，对
不同轴间角下保持架进行仿真分析，得出保持架应力

分布规律；最后，进行扭转静强度试验与保持架硬度试

验。 结果表明，中间轴、保持架在正常工况下均可满足

使用要求，但在极端工况下可能发生保持架破损。 本

研究可为重载车用球笼式等速万向节中间轴和保持架

的设计制造提供参考。

１　 万向节传动装置结构与特征

　 　 轮边等速万向节传动总成是将动力从差速器传递

到车轮的传动装置，由等速万向节、中间传动轴以及相

关附件组成。 以某重载车用球笼式等速万向节传动总

成为研究对象，结构如图 １ 所示，左侧为输出端万向

节，右侧为输入端万向节。 球笼式等速万向节的基本

尺寸数据如表 １所示，并分别由钟形壳（１、１′）、保持架

（２、２′）、６个均布钢球（３、３′）、星形套（４、４′）组成，并

由中间轴（５）连接在一起。

图 １　 球笼式等速万向节传动总成结构示意图

Ｆｉｇ． １　 Ｓｔｒｕｃｔｕｒｅ ｄｉａｇｒａｍ ｏｆ ｔｈｅ ｂａｌｌ ｃａｇｅ ｃｏｎｓｔａｎｔ ｖｅｌｏｃｉｔｙ ｕｎｉｖｅｒｓａｌ
ｊｏｉｎｔ ｔｒａｎｓｍｉｓｓｉｏｎ ａｓｓｅｍｂｌｙ

表 １　 球笼式等速万向节基本尺寸数据

Ｔａｂ． １　 Ｂａｌｌ ｃａｇｅ ｃｏｎｓｔａｎｔ ｖｅｌｏｃｉｔｙ ｕｎｉｖｅｒｓａｌ ｊｏｉｎｔ ｂａｓｉｃ
ｄｉｍｅｎｓｉｏｎａｌ ｄａｔａ ｍｍ

参数
Ｐａｒａｍｅｔｅｒ

尺寸
Ｓｉｚｅ

钢球直径
Ｂａｌｌ ｄｉａｍｅｔｅｒ ２３􀆰 ８１

钟形壳、星形套偏心距
Ｅｃｃｅｎｔｒｉｃ ｄｉｓｔａｎｃｅ ｏｆ
ｏｕｔｅｒ ｏｒ ｉｎｎｅｒ ｒａｃｅ

５􀆰 ５０

星形套外径
Ｏｕｔｅｒ ｄｉａｍｅｔｅｒ ｏｆ ｉｎｎｅｒ ｒａｃｅ ７６􀆰 ２０

钟形壳内径
Ｉｎｎｅｒ ｄｉａｍｅｔｅｒ ｏｆ ｏｕｔｅｒ ｒａｃｅ ８８􀆰 ４０

保持架厚度
Ｃａｇｅ ｔｈｉｃｋｎｅｓｓ ６􀆰 １０

保持架槽宽度
Ｃａｇｅ ｇｒｏｏｖｅ ｗｉｄｔｈ ２３􀆰 ８１

等速万向节传动总成各零部件的材料及特性如表

２所示。

表 ２　 各零部件的材料及特性

Ｔａｂ． ２　 Ｍａｔｅｒｉａｌｓ ａｎｄ ｃｈａｒａｃｔｅｒｉｓｔｉｃｓ ｏｆ ｐａｒｔｓ

零件
Ｃｏｍｐｏｎｅｎｔ

材料
Ｍａｔｅｒｉａｌ

弹性模量
Ｍｏｄｕｌｕｓ ｏｆ
ｅｌａｓｔｉｃｉｔｙ ／ ＧＰａ

密度
Ｄｅｎｓｉｔｙ ／
（ｋｇ ／ ｍ３）

泊松比
Ｐｏｉｓｓｏｎ′ｓ
ｒａｔｉｏ

钟形壳
Ｏｕｔｅｒ ｒａｃｅ ５５＃钢 ５５＃ ｓｔｅｅｌ ２０１ ７ ８５０ ０􀆰 ３

星形套
Ｉｎｎｅｒ ｒａｃｅ ２０ＣｒＭｎＴｉ ２０６ ７ ８５０ ０􀆰 ２９

钢球
Ｂａｌｌ ＧＣｒ１５ ２０６ ７ ８５０ ０􀆰 ２９

保持架
Ｃａｇｅ ２０ＣｒＭｎＴｉ ２０６ ７ ８５０ ０􀆰 ２９

中间轴
Ｉｎｔｅｒｍｅｄｉａｔｅ
ｓｈａｆｔ

４２ＣｒＭｏＡ ２１２ ７ ８５０ ０􀆰 ２８

２　 中间轴力学分析

　 　 图 ２所示为中间轴的结构。 依据等速万向节传动

总成的使用特性，中间轴的静强度破坏主要发生在低

转速、大轴间角下，而疲劳破坏通常发生在高转速、小
轴间角下。 图 ３为等速万向节传动总成转矩传递矢量

关系图。 由等速万向节的性质可知，作用在万向节上
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的力矩在内、外轴线的夹角平分线上是平衡的，当万向

节轴间角不为 ０时，为了满足转矩平衡，必然产生附加

弯矩［４］４６⁃４８：

Ｍ′ｗ１ ＝ Ｍｗ ｔａｎ
θ１
２

（１）

Ｍ′ｗ２ ＝ Ｍｗ ｔａｎ
θ２
２

（２）

Ｍｗ１ ＝ Ｍｗ２ ＝ Ｍｗ （３）
式中， Ｍｗ 为万向节传递转矩；θ１、θ２ 分别为万向节输

入端、输出端轴间角；Ｍｗ１、Ｍｗ２ 分别为万向节输入端、
输出端传递的转矩，方向依照右手螺旋法则判定；
Ｍ′ｗ１、Ｍ′ｗ２ 分别为万向节分别对于输入端、输出端两侧

钟形壳、星形套的附加弯矩，是在输入、输出轴水平面

内的弯矩，方向垂直于钟形壳、星形套轴线上的转矩。

图 ２　 中间轴结构

Ｆｉｇ． ２　 Ｓｔｒｕｃｔｕｒｅ ｏｆ ｔｈｅ ｉｎｔｅｒｍｅｄｉａｔｅ ｓｈａｆｔ

图 ３　 等速万向节传动总成转矩矢量示意图

Ｆｉｇ． ３　 Ｔｏｒｑｕｅ ｖｅｃｔｏｒ ｄｉａｇｒａｍ ｏｆ ｃｏｎｓｔａｎｔ ｖｅｌｏｃｉｔｙ
ｕｎｉｖｅｒｓａｌ ｊｏｉｎｔ ｔｒａｎｓｍｉｓｓｉｏｎ ａｓｓｅｍｂｌｙ

通过以上分析可以得知，在等速万向节传动总成

运转过程中，中间轴两侧始终受到大小相等、方向相反

的转矩作用。 而附加弯矩只有当万向节存在轴间角时

才存在，易知分布于中间轴两侧的附加弯矩随着轴间

角的增大而增大，当万向节轴间角为极限角度时出现

最大附加弯矩。
对等速万向节传动总成中间轴的静强度分析，可

以简化为图 ４所示梁模型，中间轴受到弯矩和转矩作

用，其大小仅与输入转矩和输入端万向节轴间角有关。
当输入端万向节轴间角为 ０°时，附加弯矩为 ０，此时中

间轴仅受转矩作用；当输入端万向节轴间角不为 ０°
时，中间轴受弯矩和转矩的组合变形作用。 当中间轴

处于静强度极限工况，即输入端万向节轴间角为极限

角度时，由于中间轴各轴段所受弯矩、转矩大小相同，
易知截面直径最小处应力最大，即中间轴直径 ３２ ｍｍ
处为危险截面，应用第四强度理论可以求得不同转矩

作用下危险截面处应力分布，如图 ５所示。

图 ４　 中间轴简化梁模型

Ｆｉｇ． ４　 Ｓｉｍｐｌｉｆｉｅｄ ｂｅａｍ ｍｏｄｅｌ ｏｆ ｔｈｅ ｉｎｔｅｒｍｅｄｉａｔｅ ｓｈａｆｔ

图 ５　 不同转矩下危险截面应力分布

Ｆｉｇ． ５　 Ｓｔｒｅｓｓ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ ｏｆ ｄａｎｇｅｒｏｕｓ ｓｅｃｔｉｏｎ ｕｎｄｅｒ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｔｏｒｑｕｅｓ

３　 仿真研究

３􀆰 １　 仿真模型的建立

　 　 本文有限元分析采用的求解器为 Ａｂａｑｕｓ。 根据

某重载车用等速万向节传动总成，其两侧万向节最大

工作轴间角均为 ４０°，最大静转矩为 ５ ７８２ Ｎ·ｍ。由等

速万向节传动总成的实际工作状态可知，在正常工作

状态下，钟形壳、星形套非承载区的倒角、圆角等微小

特征不会影响总体强度，故可做简化处理。
为了准确获得各零部件间的相互作用，考虑各零

部件间的配合尺寸，保留零部件之间的设计间隙。 有

限元分析的载荷和边界约束条件如图 ６ 所示，在左侧

输出端钟形壳端盖处施加固定约束，固定 ６ 个方向的

自由度，在右侧输入端钟形壳端盖处施加驱动转矩，同
时仅保留轴向转动自由度。 对保持架和钢球不施加任

何约束，由各零部件间接触属性自动约束。

图 ６　 载荷和边界约束条件

Ｆｉｇ． ６　 Ｌｏａｄ ａｎｄ ｂｏｕｎｄａｒｙ ｃｏｎｄｉｔｉｏｎｓ

有限元分析过程中，设定多个分析步，使得零件的

自由度在多个分析步中逐步释放，避免仿真分析出现
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不收敛的情况。 同时，有限元求解器中采用常用单位

制，即毫米（ｍｍ）、吨（ｔ）、牛（Ｎ），因此后处理中云图显

示应力单位均为兆帕（ＭＰａ）。
左右两侧万向节内部分别有 ３０对接触对。 根据接

触的定义，钢球与钟形壳内沟道、星形套外沟道和保持

架窗孔的接触，保持架内外球面分别与星形套外球面和

钟形壳内球面的接触，均选择面面接触。 根据万向节内

部各部件属性以及润滑状况，取摩擦因数为 ０􀆰 １。
根据万向节各部件的对称特性，分别将其分割为

最小对称块后进行网格划分，这样既简化了网格划分

的工作量，又可以更好地控制网格质量，更准确地获得

万向节各部件之间的应力。 由有限元原理可知，当网

格尺寸相同时，六面体单元精度高于四面体单元，同时

相对数量更少，从而在相同的体积内可以节约计算量。
因此，采用六面体单元对等速万向节传动总成各部件

进行网格离散，并尽可能使单元规则细化。 首先进行

整体网格划分，尺寸为 ２ ｍｍ，在钢球与保持架窗孔接

触部位进行网格细化，尺寸为 ０􀆰 １ ｍｍ，图 ７ 显示了等

速万向节传动总成网格划分结果与六分之一保持架模

型的网格细化结果。 依据赫兹接触理论，钢球与保持

架接触部位会产生长短半轴相等的应力接触椭圆，即
应力接触圆。

图 ７　 等速万向节传动总成网格划分

Ｆｉｇ． ７　 Ｍｅｓｈｉｎｇ ｏｆ ｃｏｎｓｔａｎｔ ｖｅｌｏｃｉｔｙ ｕｎｉｖｅｒｓａｌ ｊｏｉｎｔ ｔｒａｎｓｍｉｓｓｉｏｎ ａｓｓｅｍｂｌｙ

３􀆰 ２　 仿真模型结果与验证

　 　 在道路上行驶过程中，万向节会随着汽车输出转

矩的不同而受到不同的加载转矩。 当重载车在普通路

况下行驶时，所受到的冲击载荷较小，因此选择

２ ０００ Ｎ·ｍ作为正常行驶时的驱动转矩，在恶劣工况

下运行时，取极限转矩 ５ ７８２ Ｎ·ｍ 为加载转矩。 将等

速万向节传动总成输入、输出端轴间角均固定为 ４０°，
分别加载 ２ ０００、５ ７８２ Ｎ·ｍ转矩，由理论分析可知，此
时中间轴受弯矩和转矩组合作用，中间轴整体应力分

布结果如图 ８所示。 由图 ８ 可以看到，中间轴明显受

弯扭组合变形作用，中间轴直径最小处应力最大，考虑

到应力集中，提取中间轴直径最小轴段处平均最大应

力，平均最大应力分别为 ５５０、１ ５６０ ＭＰａ。

图 ８　 中间轴应力分布

Ｆｉｇ． ８　 Ｓｔｒｅｓｓ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ ｏｆ ｔｈｅ ｉｎｔｅｒｍｅｄｉａｔｅ ｓｈａｆｔ

等速万向节传动总成中间轴应力理论值和仿真值

对比如表 ３所示。

表 ３　 中间轴应力理论值与仿真值对比

Ｔａｂ． ３　 Ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎ ｏｆ ｔｈｅｏｒｅｔｉｃａｌ ａｎｄ ｓｉｍｕｌａｔｉｏｎ ｓｔｒｅｓｓｅｓ
ｏｆ ｔｈｅ ｉｎｔｅｒｍｅｄｉａｔｅ ｓｈａｆｔ

转矩
Ｔｏｒｑｕｅ ／ （Ｎ·ｍ）

应力 Ｓｔｒｅｓｓ

理论值
Ｔｈｅｏｒｅｔｉｃａｌ
ｖａｌｕｅ ／ ＭＰａ

仿真值
Ｓｉｍｕｌａｔｉｏｎ
ｖａｌｕｅ ／ ＭＰａ

相对误差
Ｒｅｌａｔｉｖｅ
ｅｒｒｏｒ ／ ％

２ ０００ ５８４ ５５０ ５􀆰 ８
５ ７８２ １ ６８９ １ ５６０ ７􀆰 ６

由表 ３发现，随着输入转矩的增大，中间轴危险截

面应力大小误差分别为 ５􀆰 ８％和 ７􀆰 ６％，此误差大小在

合理范围之内，因此可以证明本文关于中间轴分析的

准确性。 同时，中间轴应力理论值与仿真值均小于许

用应力，满足强度要求。
３􀆰 ３　 极限轴间角下保持架应力分析

　 　 由于万向节在实际运转过程中，存在保持架破损

的状况，但现有理论无法精确分析保持架的受力状况，
所以，固定万向节轴间角为极限角度 ４０°，输入极限转

矩 ５ ７８２ Ｎ·ｍ，以观察保持架的受力状态。 为了方便

定义保持架窗孔的位置，定义如图 ９ 所示的钢球分布
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位置示意图。 规定图 ９ 中逆时针方向为正，钢球与钟

形壳端面距离最远处为基准零点（图 ９ 中 Ａ 点），该位

置钢球称为第 １个钢球，与之接触的保持架窗孔称为

保持架第 １窗孔，并依次定义第 １～第 ６钢球。

图 ９　 钢球分布位置示意图

Ｆｉｇ． ９　 Ｄｉａｇｒａｍ ｏｆ ｂａｌｌ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ ｐｏｓｉｔｉｏｎ

保持架整体应力分布如图 １０ 所示。 当万向节处

于极限工况时，保持架应力主要分布在第 １、第 ４ 窗

孔。 极限角度时，第 １ 窗孔与第 ４ 窗孔处钢球处在万

向节的内外边缘位置，容易出现应力集中现象，因此该

位置钢球的凸出导致与其接触的保持架窗孔出现较大

的应力，致使该位置容易出现破损。

图 １０　 保持架整体应力分布

Ｆｉｇ． １０　 Ｏｖｅｒａｌｌ ｓｔｒｅｓｓ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ ｏｆ ｔｈｅ ｃａｇｅ

钢球与保持架窗孔在接触表面会产生接触应力

圆。 极限工况下，保持架窗孔最大接触应力位于第 ４
窗孔，接触应力云图如图 １１（ａ）所示，在接触区域中心

部位的接触应力最大，向外依次减小。 沿着应力接触

圆中心作垂线对保持架进行剖切处理，查看保持架窗

孔次表面沿厚度方向的接触主应力分布，如图 １１（ｂ）
所示。 由图 １１（ｂ）可以观察到，在接触点附近随着距

离窗孔表面深度的增加，接触主应力减小；最大接触主

应力出现在窗孔表面处。 这表明窗孔表面是最容易受

到损伤的，因此保持架窗孔表面常采用渗碳淬火，以增

强表面强度。
３􀆰 ４　 不同轴间角下保持架应力分析

　 　 为了进一步分析保持架的受力机制，对不同轴间

角下保持架进行研究分析。 固定输入转矩为极限转矩

５ ７８２ Ｎ·ｍ，依次取万向节轴间角 ０°、１５°、３０°、４０°四个

轴间角作为研究对象，观察不同轴间角下保持架的应

图 １１　 钢球与保持架接触应力和接触主应力

Ｆｉｇ． １１　 Ｃｏｎｔａｃｔ ｓｔｒｅｓｓ ａｎｄ ｃｏｎｔａｃｔ ｐｒｉｎｃｉｐａｌ ｓｔｒｅｓｓ ｂｅｔｗｅｅｎ
ｔｈｅ ｂａｌｌ ａｎｄ ｔｈｅ ｃａｇｅ

力分布与各窗孔接触应力大小。
不同轴间角下保持架整体应力分布如图 １２所示。

图 １２　 不同轴间角下保持架应力分布

Ｆｉｇ． １２　 Ｓｔｒｅｓｓ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ ｏｆ ｔｈｅ ｃａｇｅ ｕｎｄｅｒ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｉｎｔｅｒａｘｉａｌ ａｎｇｌｅｓ

不同轴间角下保持架各窗孔的接触应力如图 １３
所示。 由图 １３可知，轴间角为 ０°时，保持架各窗孔接

触应力较小；轴间角为 １５°时，保持架各窗孔接触应力

变大，应力分布较均匀；当轴间角增大至 ３０°以上时，
保持架各窗孔接触应力出现显著波动，最大值在第 ４
窗孔。 此外，可以看到 ４０°轴间角时，保持架第 ２、第 ３
窗孔接触应力为 ０，此时第 ２、第 ３ 窗孔与钢球脱离接

触，保持架的承载主要分布于右侧。

图 １３　 不同轴间角下保持架窗孔接触应力

Ｆｉｇ． １３ 　 Ｃｏｎｔａｃｔ ｓｔｒｅｓｓ ｏｆ ｔｈｅ ｃａｇｅ ｗｉｎｄｏｗ ｕｎｄｅｒ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ
ｉｎｔｅｒａｘｉａｌ ａｎｇｌｅｓ
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理想状态下，对于 ０°轴间角，各钢球受力均匀，由
于保持架在中心位置仅起到限制钢球位移的作用，因
此转矩通过钢球传递时，保持架基本不受力。 而随着

轴间角的增大，保持架整体的应力逐渐增大。 当轴间

角为 １５°时，保持架整体的受力仍比较均匀。 当轴间

角增大至 ３０°以上时，保持架各窗孔的受力存在明显

的波动性，且应力主要集中在第 １窗孔与第 ４窗孔，因
而极限工况下该部位容易受损。

万向节在运转过程中，保持架分别受到钟形壳、星
形套和钢球三者共同力的作用，由于轴间角的存在，相
对于钟形壳端面，星形套与保持架向外凸出，轴间角越

大，凸出越显著，这种凸出是造成保持架断裂的重要原

因。 此外，实际加工制造过程中，保持架与钟形壳、星形

套之间存在球面配合间隙，该间隙会导致万向节发生中

心偏离，随着轴间角的增大，加剧了保持架的挤压。

４　 万向节扭转静强度试验和保持架强度⁃硬度
试验

４􀆰 １　 万向节扭转静强度试验

　 　 通过等速万向节传动总成扭转静强度试验，可以

获得万向节各部件的断裂转矩与损伤方式，并以此判

定万向节各部件强度是否满足工况要求。 试验中保持

万向节轴间角为极限角度，一端固定，另一端输入负载

转矩，逐渐增大负载转矩直到万向节发生断裂破损，试
验结果如表 ４所示。

表 ４　 扭转静强度试验结果

Ｔａｂ． ４　 Ｒｅｓｕｌｔｓ ｏｆ ｔｈｅ ｔｏｒｓｉｏｎａｌ ｓｔａｔｉｃ ｓｔｒｅｎｇｔｈ ｔｅｓｔ

编号
Ｓｅｒｉａｌ
ｎｕｍｂｅｒ

轴间角
Ｉｎｔｅｒａｘｉａｌ
ａｎｇｌｅ

破损部件
Ｄａｍａｇｅ ｐａｒｔ

破损转矩
Ｂｒｅａｋａｗａｙ
ｔｏｒｑｕｅ ／ （Ｎ·ｍ）

１ 极限角度
Ｌｉｍｉｔ ａｎｇｌｅ

保持架破损
Ｃａｇｅ ｄａｍａｇｅ ７ ３０５

２ 极限角度
Ｌｉｍｉｔ ａｎｇｌｅ

中间轴断裂
Ｉｎｔｅｒｍｅｄｉａｔｅ
ｓｈａｆｔ ｆｒａｃｔｕｒｅ

７ ４１１

在轴间角为极限角度时，１ 号试样当输入转矩为

７ ３０５ Ｎ·ｍ时保持架发生破损；２ 号试样当加载转矩为

７ ４１１ Ｎ·ｍ时中间轴发生断裂。保持架破损如图 １４
所示。

通过极限角度下等速万向节传动总成扭转静强度

试验可以得知，万向节中间轴、保持架的断裂静转矩大

于该万向节的设计要求，因此该万向节满足设定技术

要求。
４􀆰 ２　 保持架强度⁃硬度试验

　 　 通过制定保持架危险截面的显微硬度试验，进而

获得保持架强度的分布规律。 由于保持架的强度随截

面分布的真实数据不能够直接通过试验得到，因此将

图 １４　 保持架破损

Ｆｉｇ． １４　 Ｃａｇｅ ｆｒａｃｔｕｒｅ

保持架危险截面处切割式样打磨后进行试验，通过获

得沿其深度的硬度值以及查阅相应材料硬度与强度转

换关系，间接得到强度的分布。 经过测量得到试验的

厚度约为 ７ ｍｍ，从试样表面往次表面方向间隔取点，
取 ３个不同截面为测量路径，得到 ３ 组不同的硬度分

布值。
通过 ３次测量后取平均值，得到图 １５所示沿保持

架窗孔表面至次表面方向硬度变化规律。 根据试验结

果可知，保持架表面硬度平均最大值为 ６７２ ＨＶ，中间

部位硬度平均最小值为 ３０１ ＨＶ，且硬度值随着距离表

面深度的增加先减小后增大。

图 １５　 保持架硬度分布

Ｆｉｇ． １５　 Ｈａｒｄｎｅｓｓ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ ｏｆ ｔｈｅ ｃａｇｅ

查阅国家标准 ＧＢ ／ Ｔ １１７２—１９９９［１３］，计算距离部

件表面不同深度处硬度值与抗拉强度的转换关系，部
分转换关系如表 ５所示。

表 ５　 ＧＢ ／ Ｔ １１７２—１９９９ 硬度值与抗拉强度换算表（部分）
Ｔａｂ． ５　 ＧＢ ／ Ｔ １１７２—１９９９ ｈａｒｄｎｅｓｓ ａｎｄ ｔｅｎｓｉｌｅ

ｓｔｒｅｎｇｔｈ ｃｏｎｖｅｒｓｉｏｎ ｔａｂｌｅ （ｐａｒｔ）

维氏硬度
Ｖｉｃｋｅｒｓ

ｈａｒｄｎｅｓｓ ／ ＨＶ

抗拉强度
Ｔｅｎｓｉｌｅ

ｓｔｒｅｎｇｔｈ ／ ＭＰａ

维氏硬度
Ｖｉｃｋｅｒｓ

ｈａｒｄｎｅｓｓ ／ ＨＶ

抗拉强度
Ｔｅｎｓｉｌｅ

ｓｔｒｅｎｇｔｈ ／ ＭＰａ

３００ １ ００８ ５０１ １ ７１２
３５２ １ １７７ ５９９ ２ ０８６
４０５ １ ３６２ ６５３ ２ ３４１
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　 　 通过保持架危险部位次表面沿厚度方向的硬度值

与抗拉强度换算，得到保持架窗孔表面强度约为

２ ４８６ ＭＰａ、中间强度约为 １ ００８ ＭＰａ，因此保持架的设

计满足正常工况的工作需求。 但是，由于重载车在行

驶过程中受到的载荷比传统汽车大，在极端情况下有

可能出现轴向伸缩不畅等难以预见的状况，进而产生

过大的冲击载荷，使得保持架与钢球接触表面受力增

大，进而引起保持架的断裂破坏。

５　 结论

　 　 以某重载车用球笼式等速万向节传动总成为研究

对象，对中间轴的受力进行理论解析与有限元仿真，并
分析不同轴间角下保持架应力分布规律，得出以下

结论：
１） 极限工况下，中间轴静强度受力分析的理论值

与仿真值相对误差较小，由此证明本文所建立的等速

万向节传动总成中间轴分析的准确性，在极限工况下

中间轴受到的弯扭组合变形仍满足工况要求。
２） 保持架的最大接触主应力分布于窗孔表面，且

随着距离表面深度的增加而减小。
３） 随着轴间角的增大，保持架的整体受力也在增

加，当轴间角较小时保持架受力较均匀，当轴间角较大

时保持架受力出现明显的波动，且趋向集中于第 １ 窗

孔与第 ４窗孔。
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