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摘要 对某轻型客车后驱动桥进行传动系台架试验并分析其振动噪声异常的原因，通过逆向工程方法建立后桥的

三维数字化模型和有限元模型并做有限元模态分析，通过模态试验对有限元模型进行了验证。针对双曲面齿轮对

冲击过大、桥壳整体弯曲共振和桥壳后盖局部共振等问题提出改进措施并通过台架试验加以验证。试验结果表明，

振动噪声降低明显，改进措施切实有效。
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引 言

驱动桥是汽车传动系统的主要组成部件，也是

汽车振动噪声的主要来源之一，其振动噪声水平对

于评价汽车的舒适性起着至关重要的作用［１］
。轻型

客车后驱动桥主减速器大多选用准双曲面齿轮传

动，设计制造难度大
［２］
，精度不好控制，而后驱动桥

振动和噪声的根源是主减速齿轮对的啮合冲击，且

在总成装配的过程中存在人为因素，导致装配精度

不够高，使其振动噪声大
［３］
。因此，控制后驱动桥的

振动噪声水平就成为整车减振降噪的重点和难点。

从声学系统角度分析，由于结构噪声来源于结

构的振动，故控制噪声的根本在于控制结构的振动，

迄今国内、外大部分工作都是围绕这个问题展开

的［４］
。在驱动桥减振降噪方面，最积极有效的控制办

法是通过改善驱动桥本身的结构、材料和参数等来

设法降低噪声源的本体噪声。

笔者在对某轻型客车做整车噪声测试的过程中

发现，后驱动桥（以下简称后桥）噪声异常突出，故把

后桥单独分析。通过后桥的传动系台架试验测定多

种工况的振动噪声水平，分析振动噪声试验数据，结

合有限元方法寻找振动噪声异常的原因，提出改进

措施并通过试验加以验证。

 台架试验

后桥的台架试验在美国Ｂｕｒｋｅｅ公司生产的汽

车电控动力传动系试验台上进行，试验用振动噪声

测量仪器为比利时ＬＭＳ公司Ｔｅｓｔ．Ｌａｂ测试分析系

统，测量噪声所用的传声器根据ＱＣ燉Ｔ５３３１９９９标

准规定放置在后桥主减速器上方３００ｍｍ处
［５］
。因为

板簧座处是直接向车内传递振动的位置，为了同步

研究后桥的振动问题，在左侧板簧座位置布置加速

度传感器。为获取输入转速信号，在后桥输入端布置

转速传感器。由于试验台电机对噪声测量有影响，故

在试验后桥周围搭建隔声消声室，外层用尼古拉板

以隔离外界噪声，内层用弹坑海绵以吸收内部噪声

减少回声，保证本底噪声比后桥检测噪声低 １０ｄＢ

以上。试验现场如图１所示。对此后桥做了多种模拟

实车运行工况的试验，包括匀速工况、匀加速工况和

反拖工况等。通过台架试验主要发现齿轮冲击大、桥

壳整体弯曲共振和桥壳后盖局部共振等３个问题，

分别针对３个问题制定改进措施并加以验证。

图１ 台架试验现场
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 齿轮冲击问题

 问题分析

图２为后桥匀加速工况加速度传感器的阶次跟

踪图，试验模拟车速从５０ｋｍ燉ｈ匀加速到１２０ｋｍ燉ｈ

的实车工况。图中横坐标为频率，纵坐标为后桥输入

转速。从图中可以看出，１１阶振动异常突出，此后桥

主减速器主动齿轮为１１齿，说明主、被动齿轮啮合

冲击过大。

图２ 匀加速工况加速度传感器阶次跟踪分析

 改进措施

后桥的主、被动齿轮的表面硬度技术要求都为

６１±２ＨＲＣ，表面硬度较高且两齿轮硬度相同。齿轮

有硬齿面和软齿面之分，同样材料和精度的硬齿面

齿轮的振动噪声比软齿面齿轮的高很多［６］
，但齿面

硬度又是影响齿轮使用寿命的主要因素［７］
，故表面

硬度不能太低。此后桥主、被动齿轮的硬度相同，但

被动齿轮齿数多，在使用过程中比主动齿轮磨损的

要轻，故最合理的取值应是被动齿轮的硬度比主动

齿轮稍低，这样齿轮对振动和冲击的衰减吸收能力

将会提高，且保证了主、被动齿轮的磨损程度基本一

致，不会影响主减速器的使用寿命。

在主动齿轮表面硬度不变的前提下，把被动齿

轮的表面硬度适当降低，使之稍低于主动齿轮的硬

度，由６１±２ＨＲＣ改为５９±２ＨＲＣ能降低后桥的振

动和噪声水平。

 齿轮寿命分析

闭式传动的齿轮副主要的失效形式为齿面接触

疲劳点蚀，齿轮的接触疲劳许用应力为

犲ＨＰ＝ 犲Ｈｌｉｍ牂爫 （１）

其中：犲ＨＰ为接触疲劳许用应力；犲Ｈｌｉｍ为试验齿轮的接

触疲劳极限，是指某种材料的齿轮经长期持续的重

复载荷作用（对大多数材料其应力循环数为５×１０
７
）

后，齿面不出现进展性点蚀时的极限应力；牂爫 为接

触强度计算寿命系数。

对于后桥齿轮按车辆里程至少十万公里计算应

力循环次数爫爧选取范围５×１０
７
＜ＮＬ≤１０

１０时，对于

渗碳淬火钢不允许点蚀，则

牂爫 ＝
５× １０

７

爫槏 槕爧

００３０６

（２）

由ＧＢ燉Ｔ８５３９２０００《齿轮材料及热处理质量检

验的一般规定》查取齿轮疲劳极限图如图３所示。图

中，齿轮的疲劳极限值对渗碳齿轮适用于有效硬化

层深度犠≥０１５牔牕
［８］
，试验后桥主减速器齿轮的法

向模数牔牕＝５２１７，故犠须大于０７８。实际齿轮渗碳

淬火有效硬化层深度为０８～１２，满足条件。

图３ 渗碳淬火齿轮的疲劳极限图

可见，在齿面硬度５７ＨＲＣ～６３ＨＲＣ范围内研究

对象齿轮的犲Ｈｌｉｍ和牂爫 均与齿面硬度无关；因此，把

试验对象后桥的主减速器被动大齿轮的齿面硬度由

６１±２ＨＲＣ改为５９±２ＨＲＣ不会降低其寿命。

 桥壳弯曲共振问题

 问题发现

图 ４为模拟反拖滑行工况传声器在输入转速

７００ｒ燉ｍｉｎ～２ｋｒ燉ｍｉｎ段内的声压级曲线，发现在输

入转速１．０６６ｋｒ燉ｍｉｎ左右时噪声突然增大。汽车后

桥最主要的振动噪声来源为主减速器齿轮对的啮合

冲击，此振动冲击通过轴承传递到桥壳上引起桥壳

的振动，从而形成声辐射。输入转速１．０６６ｋｒ燉ｍｉｎ

时主齿啮合频率为１９６Ｈｚ。对１．０６６ｋｒ燉ｍｉｎ处做

频 域分析可以发现，１９９Ｈｚ处的幅值明显最大，
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图４ 反拖工况传声器声压曲线

１．０６６ｋｒ燉ｍｉｎ时的噪声根源便是此频率，此频率与

齿频非常接近，推测此频率是桥壳的某一阶固有频

率，１．０６６ｋｒ燉ｍｉｎ处的异常噪声是由于此转速的齿

频刚好与此固有频率一致导致桥壳共振，如图５

所示。

图５ 反拖工况输入转速１．０６６ｋｒ燉ｍｉｎ处传声器频域分析

 后桥壳模态分析

为了验证后桥壳共振的推测，对后桥壳总成（包

括半轴套管、主减速器壳和后桥壳盖）进行模态计

算，因为有限元法是求解复杂结构特征值问题的有

效方法［９］
，故用有限元方法对此后桥壳进行模态计

算，求解桥壳的前３０阶固有频率和振型。

在计算桥壳的模态之前先通过后桥总成的模态

试验和计算验证后桥有限元模型的正确性，为后续

任一零部件的模态计算奠定正确的模型基础。

后桥形状非常不规则，通过常规方法很难绘制

其三维模型，故应用逆向工程方法建立此后桥的三

维数字模型。通过三维立体成像技术对后桥各部件

进行扫描，基于反求理论在Ｃａｔｉａ中建立后桥各零部

件的三维数字化模型，并按照图纸工艺要求进行装

配，对得到的后桥三维模型进行有限元网格划分，有

限元模型如图６所示。

图６ 后桥总成有限元模型

把建立好的有限元模型导入Ａｂａｑｕｓ中，对模型

进行材料属性定义、约束条件添加等工作，通过

Ａｂａｑｕｓ的Ｌａｎｃｚｏｓ求解器计算求得后桥模态频率

和振型，主要部件的材料参数定义如表１所示。

表 材料参数表

部件名称
弹性模量燉

１０
５
ＭＰａ

泊松比
密度燉

（１０
－９
ｔ·ｍｍ

－１
）

主减速器壳 １７３ ０３ ７５５

后桥壳盖 ２０６ ０３ ７９０

半轴套管 ２０６ ０３ ７９０

齿轮 ２０６ ０２７ ７９０

轴承 ２１０ ０３ ７９０

模态试验使用ＬＭＳ模态测试系统。将后桥用弹

簧悬挂起来模拟自由悬挂状态，模态试验中激励方

式为电磁激振器激励，激振方向与牨爭牪，牨爭牫，牪爭牫３

个平面均成一定角度，测量牨，牪，牫３个方向上的加

速度信号。后桥的悬吊方式及激振器激振位置的选

取如图７所示。

图７ 后桥的悬吊方式及激振位置

试验过程中需要足够多的测点以避免空间的混

叠，布置测点时以后桥的有限元模拟结果为指导，根

据后桥外形及模拟计算结果选取３３个拾振点，测试

用传感器为三向加速度传感器。

限于篇幅，这里只列出模态频率的前三阶模拟

计算值和试验值比较结果，如表２所示。
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表 后桥整体模态试验值与计算值

振型 试验值燉Ｈｚ 计算值燉Ｈｚ 误差燉％

一阶弯曲 ８９３ ９４７ ６１

二阶弯曲 ２５６２５ ２９３０２ １４３

三阶弯曲 ５６８８６ ５９０９９ ３８

可以看出，试验值比计算值稍低，这是因为在有

限元模型建立的过程中，对某些部件的接触位置进

行了粘接操作，导致后桥总成的刚度稍有增加，提高

了模型的模态频率，但计算模态频率与试验模态频

率相差在１５％以内，故建立的有限元模型是正确的，

可以继续用来做桥壳的模态计算。

桥壳的有限元模型包括主减速器壳、后桥壳盖

和两个半轴套管共４个部件，共有１０８１８８个节点和

２３９２０５个单元。表３和图８～图１０为后桥壳的前３

阶模态频率和振型。

表 后桥壳模态计算结果

序号 牊燉Ｈｚ 振型

１（图８） １９５３０ 后桥壳一阶弯曲

２（图９） ４０３８３ 后桥壳二阶弯曲

３（图１０） ７３６２３ 后桥壳三阶弯曲

图８ 后桥壳一阶弯曲

图９ 后桥壳二阶弯曲

图１０ 后桥壳三阶弯曲

从后桥壳总成的模态计算结果可以看出，后桥

壳总成的一阶弯曲固有频率为１９５３０Ｈｚ，后桥传动

系台架试验中的模拟挂挡反拖工况 １．０６６ｋｒ燉ｍｉｎ

处的异常噪声根源频率为１９９Ｈｚ，与１９５３０Ｈｚ非

常接近，由此可判断后桥在１．０６６ｋｒ燉ｍｉｎ处的异常

噪声是由于此转速的齿频刚好和固有频率一致导致

桥壳一阶弯曲共振。

 改进措施

可以在后桥上加装动力吸振器［１０］降低此频率

下后桥壳的振动幅值，动力吸振器的固有频率设计

为针对后桥壳的１９９Ｈｚ。动力吸振器安装在主减速

器壳旁的肋板上，最小离地间隙大于后桥最小离地

间隙，不会影响车辆的通过性。动力吸振器实物照片

及在后桥上的安装位置如图１１所示，结构由振动质

量、橡胶块和底座组成。若通过试验验证其效果良

好，投产前还需对吸振器底座与桥壳肋板连接处进

行结构优化设计。

此动力吸振器设计为最佳调谐式［１１］
，根据最佳

调谐式动力吸振器的设计公式设计其质量为３ｋｇ，计

算其橡胶刚度为 ４５９３５２９Ｎ燉ｍｍ，最佳阻尼比为

００８４。常用橡胶材料的阻尼比约为００５～０１２，此

动力吸振器设计的最佳阻尼比在此范围内符合实际。

图１１ 动力吸振器及其安装位置

 桥壳后盖共振问题

如图１２所示，由匀加速工况噪声阶次跟踪图发

现，对象后桥在１．０５ｋＨｚ～１．１７ｋＨｚ频率内的噪声

幅值明显高于其他频率处。

桥壳后盖厚度只有２ｍｍ，为后桥的主要噪声辐

射位置，对其进行有限元约束模态分析，如图１３所

示。约束位置为１１个螺栓孔处，模拟后盖在后桥上

的连接状态进行模态计算。

计算得到一阶模态振型如图１４所示，其频率为

１．１０６ｋＨｚ。阶次跟踪图上１．０５～１．１７ｋＨｚ频率内

的噪声幅值异常增大是由于桥壳后盖的一阶弯曲共

振导致的。
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图１２ 匀加速工况传声器阶次跟踪分析

图１３ 桥壳后盖约束位置

图１４ 桥壳后盖一阶约束模态振型

由桥壳后盖一阶约束模态振型图可以看出，振

幅最大位置位于注油孔四周，最直接的改进方式即

把注油孔周围加强，可以焊接板材。这样做的缺点是

增加了生产工序且后盖太薄，不易焊接。最简易的改

进措施是把桥壳后盖加厚，由２ｍｍ改为２５ｍｍ，这

样不会改变生产方式，只是增加少量的材料成本。

 改进效果试验验证

通过对后桥台架试验数据的分析、理论分析及

有限元分析，提出了３项改进措施，即：

１）把主减速器被动齿轮的表面硬度由 ６１±

２ＨＲＣ改为５９±２ＨＲＣ；

２）加装动力吸振器；

３）把桥壳后盖的厚度由２ｍｍ增加到２５ｍｍ。

对改进后的后桥做台架验证试验，保证各试验

条件与改进前的台架试验一致。把验证试验测得的

数据与改进前数据进行对比，图１５为改进后的匀加

速工况加速度传感器阶次跟踪分析，可见齿轮啮合

冲击振动已经衰减了很多。

图１５ 改进后匀加速工况加速度传感器阶次跟踪分析

改进前、后反拖工况传声器声压随转速变化曲

线对比如图１６所示，由改进前、后噪声对比可以看

出，噪声降低明显，在整个过程中降低了３ｄＢ左右，

并且在１．０６６ｋｒ燉ｍｉｎ处的噪声异常情况消失，说明

动力吸振器起到了积极的作用。改进后匀加速工况

传声器阶次跟踪如图１７所示，从图中可以看出１．１５

～１．１７ｋＨｚ频率内的噪声幅值异常增大情况已基

本消失，说明对桥壳后盖采取的措施切实有效。

图１６ 改进前、后反拖工况噪声对比

图１７ 改进后匀加速工况传声器阶次跟踪分析

２１６ 振 动、测 试 与 诊 断 第３２卷



由改进验证试验结果可以看出，改进措施切实

有效，后桥异常振动噪声的问题发现途径及改进方

案对其他后桥的振动噪声控制具有参考价值。

 结 论

１）该后桥１１阶振动异常突出，即主减速器齿轮

对啮合冲击过大，原因为两齿轮表面硬度较高。适当

降低被动大齿轮的表面硬度会降低齿轮对啮合冲击

导致的后桥振动噪声，且不会影响使用寿命。

２）当输入转速为１．０６６ｋｒ燉ｍｉｎ时噪声异常增

大，经过分析推测此转速下的异常噪声是由于齿轮

啮合频率与桥壳的某一阶固有频率相近而导致桥壳

共振。为了验证这一推测，通过模态试验验证了后桥

总成有限元模型的正确性，采用有限元法对后桥壳

做了模态分析。模态计算结果与台架试验对比发现，

后桥壳的一阶弯曲固有频率与后桥输入转速为

１．０６６ｋｒ燉ｍｉｎ时的齿频非常接近，从而导致后桥壳

共振，需要在后桥上安装动力吸振器。

３）桥壳后盖的厚度很小，导致其一阶模态频率

处的振动噪声很大，对桥壳后盖进行了加厚处理。经

验证，改进措施取得了良好的效果，后桥噪声降低了

约３ｄＢ。
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