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锥齿轮传动系统的非线性动力学行为
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（西安科技大学力学系，西安　７１００５４）

摘要　主要研究了锥齿轮传动转子系统的非线性动力学行为．在滑动轴承或挤压油膜阻尼器中，油膜力是

齿轮传动转子系统非线性的一个重要来源，并且与轴承的结构参数、转子的转速和作用力等多个因素有关．

首先在刚性转子、齿轮不脱啮等假设条件下，考虑了锥齿轮间的广义位移约束关系，建立在非线性油膜力作

用下锥齿轮传动的多转子耦合系统动力学模型．由于油膜力具有强非线性特性，因此采用数值分析方法，结

合系统的稳态响应、Ｐｏｉｎｃａｒé映射和分叉图等多种手段分析系统的动力学行为．通过初步研究得到如下结

论：对于不平衡锥齿轮传动的转子系统，在低转速时转子轴心的运动与转速同步；随着转速的增加系统出现

２倍周期运动等复杂的分叉现象．这些振动特征可以为这类系统的动力学设计、结构参数优化和运动状态监

测等提供必要的理论依据．
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引言

锥齿轮耦合的转子系统是一种非常重要的传

动系统，常被用于在某些空间布置受到限制和运动

需变向的场合，例如，在直升机和车辆动力系统中

锥齿轮传动占有十分重要的地位，而且这类系统对

振动标准有着极其严格的要求，因此研究锥齿轮传

动转子系统的非线性动力学特性对系统的动力学

设计、制造和安装具有重要意义．
在滑动轴承或挤压油膜阻尼器支承的转子系

统中，油膜力是齿轮传动转子系统非线性的一个重

要来源，并且与轴承的结构参数、转子的转速和作

用力等因素有关．当系统的振幅较小时，一般可以
通过在转子的静平衡位置处将油膜力进行线性化

处理，但是当转子的转速突破线性临界转速后，一

般而言系统的振幅变化较大，油膜力的线性化处理

可能会产生较大的误差，甚至影响到系统的动力学

定性性态，实践证明，在某些参数下油膜轴承支承

的转子系统会出现相当大的振动．研究在非线性油
膜力作用下锥齿轮传动系统的动力学行为，一方面

由于它有着广泛的工程应用背景；另一方面，它有

着许多非线性转子动力学机理方面的问题值得深

入的研究，借此可以揭示一些现在尚未被人们认识

的规律．
近年来，国内外关于锥齿轮传动系统的动力学

研究已做了一些研究工作，例如，在考虑了圆锥轮

齿之间的广义啮合关系后，本文作者［１－２］分别研究

直齿和螺旋齿锥齿轮耦合的转子 －轴承系统的纵
弯扭耦合的线性动力学特性；在文献［３］中，我们讨

论了具有油膜力轴承的锥齿轮传动转子系统的非

线性动态特性，分别从平衡点、极限环、稳态和分叉

分析了系统在平衡和不平衡状态下的非线性动力

学行为．在计及了齿面侧隙和时变啮合刚度的因素
后，文献［４］研究了一个具有弹性支承的弧齿锥齿轮

传动系统非线性振动特性，文献［５］则主要讨论了斜

交弧齿锥齿轮传动转子系统线性动力学问题，分析

了系统的固有特性和稳态响应和涡动轨迹等；文

献［６］建立了弧齿锥齿轮多自由度非线性动力学模

型，重点讨论了时变摩擦因数对齿轮系统动力学特

性的影响；文献［７］分析了具有非线性悬架特性的支

承在滑动轴承和推力轴承上的锥齿轮传动转子系

统动力学行为，文献［８］在考虑了轮齿的时变啮合刚
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度、传动误差和间隙等因素后，建立了螺旋锥齿轮

传动系统的非线性动力学模型．在现有有关滑动轴
承支承的齿轮传动转子系统中，一般研究对象为平

行轴齿轮传动系统［９－１１］，例如，文献［９］考虑了非线

性悬浮作用和非线性齿轮啮合力等因素后，分析了

滑动轴承支撑的齿轮副系统的动态特性．
与圆柱齿轮传动相比对锥齿轮传动转子系统

的非线性动力学研究要少得多，而且在已有的研究

中所涉及的数学模型也进行了非常多的简化．本文
在文献［３］的基础上，同时考虑了四个滑动轴承支
承的锥齿轮传动转子的运动，重点考察在具有非线

性油膜力作用下系统的动力学建摸以及相应的动

力学行为，了解和掌握这类系统的动力学特性对相

关系统的动力学设计提供理论依据．

１　系统的运动方程

本文的目的是研究在滑动轴承支承下锥齿轮

传动转子系统的非线性动力学行为，为简化问题的

讨论，同时又考虑到系统的复杂性、系统参数的多

变和非线性问题的难度，特作如下假设：（１）转子

为刚性，限制齿轮轴向运动的推力轴承支承简化为

一线性弹簧；（２）转子系统运动时齿轮不脱啮，齿

轮啮合刚度的时变部分按正弦变化．

１．１　运动方程

图１所示为一个简单的锥齿轮振动系统，（ｘ，

ｙ，ｚ）为小齿轮质心坐标，θ１和 θ２分别表示二个齿

轮的扭转角位移．

根据牛顿定律，小齿轮和大齿轮的运动微分方

程可表示为：

ｍｐ̈ｘｐ＝Ｆｐｘ＋ｋｕｃｏｓα＋ｍｐｇ＋

　ｍｐｅｐ（ｉΩ）
２ｃｏｓｉΩｔ

ｍｐ̈ｙｐ＝Ｆｐｙ－ｋｕｓｉｎαｃｏｓδｐ＋

　ｍｐｅｐ（ｉΩ）
２ｓｉｎｉΩｔ

ｍｐ̈ｚｐ＝－ｋｐａｚｐ－ｋｕｓｉｎαｓｉｎδｐ
ｍｇ̈ｘｇ＝Ｆｇｘ－ｋｕｃｏｓα＋ｍｇｇ＋

　ｍｇｅｇΩ
２ｃｏｓ（Ωｔ＋γ）

ｍｇ̈ｙｇ＝Ｆｇｙ＋ｋｕｓｉｎαｃｏｓδｇ＋

　ｍｇｅｇΩ
２ｓｉｎ（Ωｔ＋γ）

ｍｇ̈ｚｇ＝－ｋｇａｚｇ－ｋｕｓｉｎαｓｉｎδｇ
Ｊｐ̈θｐ＝Ｔｐ－ｒｐｂｋｕ

Ｊｇ̈θｇ＝－Ｔｇ＋ｒｇｂｋｕ （１）

其中ｍｊ（ｊ＝ｐ，ｇ）为齿轮的质量；Ｊｊ分别为齿轮的

转动惯量；δｊ为齿轮的圆锥角；α为锥齿轮的压力

角；ｒｊｂ为齿轮的基圆半径；ｅｊ为质量偏心距；Ω为转

速；ｕ为齿间的相对位移，本文设压缩变形为正；

Ｆｊｘ、Ｆｊｙ分别为作用于齿轮 ｘ、ｙ方向上的外力；φ为

大齿轮与小齿轮质量偏心间的夹角；Ｔｊ为作用于齿

轮上的扭矩．如果扭矩较小，则 Ｆｊｘ、Ｆｊｙ主要由径向

滑动轴承油膜力组成．当扭矩转向相反时，Ｔｊ和 ｕ

应取负值；ｋ为锥齿轮的啮合刚度，ｋｊａ为推力轴承

的轴向刚度，ｉ为齿轮的传动比，ｎ是整数，它可以

等于齿轮的齿数或转子转速的整数倍，ｋ和 ｕ可以

分别表示为：

ｋ＝ｋｍ＋ｋａｓｉｎｎΩｔ （２）

图１　锥齿轮系统的动力学模型示意图

Ｆｉｇ．１　Ｓｃｈｅｍａｔｉｃｄｉａｇｒａｍｏｆｔｈｅｄｙｎａｍｉｃｍｏｄｅｌｏｆ

Ｂｅｖｅｌｇｅａｒｅｄｒｏｔｏｒｓｙｓｔｅｍ

ｕ＝ｒｂ１θｐ－ｘｐｃｏｓα＋ｙｐｓｉｎαｃｏｓδｐ＋ｚｐｓｉｎαｓｉｎδｐ－
　ｒｂ２θｇ＋ｘｇｃｏｓα－ｙｇｓｉｎαｃｏｓδｇ＋ｚｇｓｉｎαｓｉｎδｇ

（３）
式（３）实际上就是考虑了轮齿变形后，图１所示系
统的约束方程．将（３）求导，再将（１）式代入（３）式
可得：

ｕ̈＝
ｒｐｂＴｐ
Ｊｐ
＋
ｒｇｂＴｇ
Ｊ( )
ｇ
－
ｒ２ｐｂ
Ｊｐ
＋
ｒ２ｇｂ
Ｊｇ
＋１ｍｐ

＋１ｍ( )
ｇ
ｋｕ＋

Ｆｇｘ
ｍｇ
－
Ｆｐｘ
ｍ( )
ｐ
ｃｏｓα＋

Ｆｐｙ
ｍｐ
ｃｏｓδｐ－

Ｆｇｙ
ｍｇ
ｃｏｓδ( )ｇｓｉｎα－

３３１
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ｋｐａｚｐ
ｍｐ
ｓｉｎαｓｉｎδｐ－

ｋｇａｚｇ
ｍｇ
ｓｉｎαｓｉｎδｇ－

ｅｐ（ｉΩ）
２ｃｏｓαｃｏｓｉΩｔ＋ｅｐ（ｉΩ）

２ｓｉｎαｃｏｓδｐｓｉｎｉΩｔ＋

ｅｇΩ
２ｃｏｓαｃｏｓ（Ωｔ＋γ）－ｅｇΩ

２ｓｉｎαｃｏｓδｇｓｉｎ（Ωｔ＋γ）

（４）
经整理简化后，由（１）和（４）可得：

ｘ̈ｐ＝
Ｆｐｘ
ｍｐ
＋ｋｕｍｐ
ｃｏｓα＋ｇ＋ｅｐ（ｉΩ）

２ｃｏｓｉΩｔ

ｙ̈ｐ＝
Ｆｐｙ
ｍｐ
－ｋｕｍｐ
ｓｉｎαｃｏｓδｐ＋ｅｐ（ｉΩ）

２ｓｉｎｉΩｔ

ｚ̈ｐ＝－
ｋｐａｚｐ
ｍｐ
－ｋｕｍｐ
ｓｉｎαｓｉｎδｐ

ｘ̈ｇ＝
Ｆｇｘ
ｍｇ
－ｋｕｍｇ
ｃｏｓα＋ｇ＋ｅｇΩ

２ｃｏｓ（Ωｔ＋γ）

ｙ̈ｇ＝
Ｆｇｙ
ｍｇ
＋ｋｕｍｇ
ｓｉｎαｃｏｓδｇ＋ｅｇΩ

２ｓｉｎ（Ωｔ＋γ）

ｚ̈ｇ＝－
ｋｇａｚｇ
ｍｇ
－ｋｕｍｇ
ｓｉｎαｓｉｎδｇ

ｕ̈＝
Ｆｅ
ｍｇ
＋
Ｆｂ
ｍｇ
－ｋｍｅ
ｕ－
ｋｐａｚｐ
ｍｐ
ｓｉｎαｓｉｎδｐ－

ｋｇａｚｇ
ｍｇ
ｓｉｎαｓｉｎδｇ－ｅｐ（ｉΩ）

２ｃｏｓαｃｏｓｉΩｔ＋

ｅｐ（ｉΩ）
２ｓｉｎαｃｏｓδｐｓｉｎｉΩｔ＋ｅｇΩ

２ｃｏｓαｃｏｓ（Ωｔ＋γ）－

ｅｇΩ
２ｓｉｎαｃｏｓδｇｓｉｎ（Ωｔ＋γ） （５）

其中：

ｍｅ＝
ｒ２ｐｂ
Ｊｐ
＋
ｒ２ｇｂ
Ｊｇ
＋１ｍｐ

＋１ｍ( )
ｇ

－１

Ｆｅ＝ｍｇ
ｒｐｂＴｐ
Ｊｐ
＋
ｒｇｂＴｇ
Ｊ( )
ｇ

Ｆｂ＝（Ｆｇｘ－ｍＦｐｘ）ｃｏｓα＋
　　（ｍＦｐｙｃｏｓδｐ－Ｆｇｙｃｏｓδｇ）ｓｉｎα

１．２　非线性油膜力
当外扰动较大或者研究线性失稳后转子轴心

的运动时，则需要考虑油膜力与位移、速度之间的

非线性关系．然而关于非线性油膜力作用下转子系
统的动力学分析是一个十分复杂的流固耦合问题，

如果不引入一些假设条件，即所谓的无限长轴承假

设或无限短轴承假设，要求解出非线性油膜力的解

析表达式是十分困难的．对于如图２所示的滑动油
膜轴承，如果采用短轴承假设，其油膜压力 ｐ所满
足的Ｒｅｙｎｏｌｄｓ方程可表示为：


ｚ
ｈ３
１２μ
ｐ
( )ｚ＝１２（Ω－２φ）ｈθ＋ｅｃｏｓθ （６）

式中 ｈ＝ｃ＋ｅｃｏｓθ＝ｃ（１＋εｃｏｓθ）为轴承的油膜厚
度；ｅ和φ分别为轴颈的平衡位置；ｚ为轴承的轴向
位置坐标；θ为圆周方向位置坐标；μ为润滑油粘
度；Ｒ为轴承半径；Ｂ为轴承长度；Ω为转子转速；ｃ
为轴承径向间隙；ε为轴颈偏心率．将油膜压力 ｐ
沿轴承表面积分，并应用边界条件 ｐ ｚ＝－Ｂ／２＝
ｐ ｚ＝Ｂ／２＝０和半Ｓｏｍｍｅｒｆｅｌｄ条件，可以得到油膜力
沿径向和切向两个方向的分量，它们分别为：

Ｆｒ＝２μＢＲ
Ｒ( )ｃ

２ Ｂ
２( )Ｒ [

２

（Ω－２ｄφｄｔ）Ｇ１＋

　２ｄεｄｔ）Ｇ ]２
Ｆｔ＝２μＢＲ

Ｒ( )ｃ
２ Ｂ
２( )Ｒ [

２

（Ω－２ｄφｄｔ）Ｇ３＋

　２ｄεｄｔ）Ｇ ]４

（７）

其中：

Ｇ１＝
２ε２

（１－ε２）２
，Ｇ２＝

π（１＋２ε２）
２（１－ε２）５／２

，

Ｇ３＝
πε

２（１－ε２）３／２
，Ｇ４＝

２ε
（１－ε２）２

图２　油膜轴承示意图

Ｆｉｇ．２　Ｓｃｈｅｍａｔｉｃｄｉａｇｒａｍｏｆｏｉｌｆｉｌｍｂｅａｒｉｎｇ

将式（７）变换到ｏｘｙ坐标系中，可得：
Ｆｘ＝－Ｆｒｃｏｓφ－Ｆｔｓｉｎφ

Ｆｙ＝－Ｆｒｓｉｎφ＋Ｆｔｃｏｓ{ φ
（８）

其中：

ｃｏｓ＝ｘｅ，ｓｉｎ＝
ｙ
ｅ，ｅ＝ ｘ

２＋ｙ槡
２，

ｄ
ｄｔ＝

ｙｘ－ｘｙ
ｅ２
，
ｄｅ
ｄｔ＝
ｘｘ－ｙｙ
ｅ

１．３　无量纲化
为使以下的分析具有更广泛的适用性，利用滑

４３１
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动轴承的特征尺寸———轴承的间隙 ｃ，将式（５）无

量纲化，现引入无量纲量：

Ｘｊ＝ｘｊ／ｃ，Ｙｊ＝ｙｊ／ｃ，Ｚｊ＝ｚｊ／ｃ，Ｕ＝ｕ／ｃ，

ｆｊｘ＝Ｆｊｘ／ｍｇｇ，ｆｊｙ＝Ｆｊｙ／ｍｇｇ，ｆｅ＝Ｆｅ／ｍｇｇ，

ｆｂ＝Ｆｂ／ｍｇｇ，ｆｊｒ＝Ｆｊｒ／ｍｇｇ，ｆｊｔ＝Ｆｊｔ／ｍｇｇ，

Ｋ＝ｋｃ／ｍｇｇ，Ｋｊａ＝ｋｊａｃ／ｍｇｇ，εｊ＝ｅｊ／ｃ，

ｍ＝ｍｇ／ｍｐ，Ｍ＝ｍｇ／ｍｅ，τ＝Ωｔ，ω＝Ω槡ｃ／ｇ

（９）

并记
ｄｘ
ｄｔ＝ｘ，

ｄｘ
ｄτ
＝ｘ′，…则无量纲化后的运动方程

为：

Ｘ″ｐ＝
ｍ
ω２
ｆｐｘ＋
ｍＫＵ
ω２
ｃｏｓα＋１

ω２
＋ｉ２εｐｃｏｓｉτ

Ｙ″ｐ＝
ｍ
ω２
ｆｐｙ－
ｍＫＵ
ω２
ｓｉｎαｃｏｓδｐ＋ｉ

２εｐｓｉｎｉτ

Ｚ″ｐ＝－
ｍＫｐａＺｐ
ω２

－ｍＫＵ
ω２
ｓｉｎαｓｉｎδｐ

Ｘ″ｇ＝
１
ω２
ｆｇｘ－
ＫＵ
ω２
ｃｏｓα＋１

ω２
＋εｇｃｏｓ（τ＋γ）

Ｙ″ｇ＝
１
ω２
ｆｇｙ＋
ＫＵ
ω２
ｓｉｎαｃｏｓδｇ＋εｇｓｉｎ（τ＋γ）

Ｚ″ｇ＝－
ＫｇａＺｇ
ω２
－ＫＵ
ω２
ｓｉｎαｓｉｎδｇ

Ｕ″＝１
ω２
ｆｅ＋
１
ω２
ｆｂ－
ＭＫＵ
ω２
－
ｍＫｐａＺｐ
ω２

ｓｉｎαｓｉｎδｐ－

ＫｇａＺｇ
ω２
ｓｉｎαｓｉｎδｇ－ｉ

２εｐｃｏｓαｃｏｓｉτ＋

ｉ２εｐｓｉｎαｃｏｓδｐｓｉｎｉτ＋εｇｃｏｓαｃｏｓ（τ＋γ）－

εｇｓｉｎαｃｏｓδｇｓｉｎ（τ＋γ） （１０）

其中：

ｆｊｘ＝－ｆｊｒｃｏｓφ－ｆｊｔｓｉｎφ
ｆｊｙ＝－ｆｊｒｓｉｎφ＋ｆｊｔｃｏｓφ

ｆｐｒ＝σλ
２ｉω［１－２φ′ｐ）Ｇｐ１＋２ε

′
ｐＧｐ２］／３

ｆｐｔ＝σλ
２ｉω［１－２φ′ｐ）Ｇｐ３＋２ε

′
ｐＧｐ４］／３

ｆｇｒ＝σλ
２ω［１－２φ′ｇ）Ｇｇ１＋２ε

′
ｇＧｇ２］／３

ｆｇｔ＝σλ
２ω［１－２φ′ｇ）Ｇｇ３＋２ε

′
ｇＧｇ４］／３

ｆｂ＝（ｆｇｘ－ｍｆｐｘ）ｃｏｓα＋（ｍｆｐｙｃｏｓδｐ－

　ｆｇｙｃｏｓδｇ）ｓｉｎα

σ＝ σ
ｍｇ槡ｇｃ

σ＝６μＢＲ
３

ｃ２
为 Ｓｏｍｍｅｒｆｅｌｄ数，λ＝Ｂ２Ｒ为轴承的

长径比．
上述运动方程同时考虑了一对齿轮的运动，是

对文献［３］中动力学模型的推广．其中，参数 ｍ、Ｍ、

Ｋ、Ｋｐａ、Ｋｇａ、ｉ、ε、εｇ、α、δｐ、δｇ、γ和 σ、λ、ω决定了系

统的动力学特性，因此锥齿轮传动转子系统的参数

多变、情况复杂．式（１０）是一个非自治的强非线性

微分方程组，对于这类问题的讨论一般是在状态空

间中进行的，这样可以将二阶方程（１０）写成一阶

形式：

Ｘ′ｐ＝Ｘｐ，Ｙ
′
ｐ＝Ｙｐ，Ｚ

′
ｐ＝Ｚｐ，

Ｘ′ｇ＝Ｘｇ，Ｙ
′
ｇ＝Ｙｇ，

Ｚ′ｇ＝Ｚｇ，Ｕ
′＝Ｕ

Ｘ′ｐ＝
ｍ
ω２
ｆｐｘ＋
ｍＫＵ
ω２
ｃｏｓα＋１

ω２
＋ｉ２εｐｃｏｓｉτ

Ｙ′ｐ＝
ｍ
ω２
ｆｐｙ－
ｍＫＵ
ω２
ｓｉｎαｃｏｓδｐ＋ｉ

２εｐｓｉｎｉτ

Ｚ′ｐ＝－
ｍＫｐａＺｐ
ω２

－ｍＫＵ
ω２
ｓｉｎαｓｉｎδｐ

Ｘ′ｇ＝
１
ω２
ｆｇｘ－
ＫＵ
ω２
ｃｏｓα＋１

ω２
＋εｇｃｏｓ（τ＋γ）

Ｙ′ｇ＝
１
ω２
ｆｇｙ＋
ＫＵ
ω２
ｓｉｎαｃｏｓδｇ＋εｇｓｉｎ（τ＋γ）

Ｚ′ｇ＝－
ＫｇａＺｇ
ω２
－ＫＵ
ω２
ｓｉｎαｓｉｎδｇ

Ｕ′＝１
ω２
ｆｅ＋
１
ω２
ｆｂ－
ＭＫＵ
ω２
－
ｍＫｐａＺｐ
ω２

ｓｉｎαｓｉｎδｐ－

ＫｇａＺｇ
ω２
ｓｉｎαｓｉｎδｇ－ｉ

２εｐｃｏｓαｃｏｓｉτ＋

ｉ２εｐｓｉｎαｃｏｓδｐｓｉｎｉτ＋εｇｃｏｓαｃｏｓ（τ＋γ）－

εｇｓｉｎαｃｏｓδｇｓｉｎ（τ＋γ）

（１１）
对于不同类型的锥齿轮传动的转子—轴承系统，其

中的作用力可能不尽相同，如果在系统中还作用了

其它形式的外力或扭矩，则只要在上式ｆｘ、ｆｙ、Ｔ１、Ｔ２
中添加上相应的项即可．

２　锥齿轮传动系统的非线性动力学分析

式（１１）是一个具有强非线性特征的７自由度

系统，不存在解析解，即使采用近似方法求解也会

遇到很到的困难，比较可行的是采用数值方法求

解．由于系统在运行过程中，作为运动参数的转速
是一个可变量，因此研究转子转速的变化对系统稳
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定性的影响具有重要的工程意义．图３为在系统参

图３　稳态响应随转速变化的分叉图

Ｆｉｇ．３　Ｔｈｅｂｉｆｕｒｃａｔｉｏｎｄｉａｇｒａｍｏｆｓｔｅａｄｙｓｔａｔｅｒｅｓｐｏｎｓｅｗｉｔｈｔｈｅｓｐｅｅｄ

图４　ω＝２．３时情况：（ａ）位移响应；（ｂ）轴心轨迹；

（ｃ）Ｐｏｉｎｃａｒé截面；（ｄ）频谱图

Ｆｉｇ．４　Ｔｈｅｃａｓｅｗｈｅｎω＝２．３：（ａ）ｄｉｓｐｌａｃｅｍｅｎｔｒｅｓｐｏｎｓｅ；

（ｂ）ｒｏｔｏｒｏｒｂｉｔ；（ｃ）Ｐｏｉｎｃａｒéｓｅｃｔｉｏｎａｎｄ（ｄ）ｓｐｅｃｔｒｕｍｄｉａｇｒａｍ

图５　ω＝２．８时情况：（ａ）位移响应；（ｂ）轴心轨迹；

（ｃ）Ｐｏｉｎｃａｒé截面；（ｄ）频谱图

Ｆｉｇ．５　Ｔｈｅｃａｓｅｗｈｅｎω＝２．８：（ａ）ｄｉｓｐｌａｃｅｍｅｎｔｒｅｓｐｏｎｓｅ；

（ｂ）ｒｏｔｏｒｏｒｂｉｔ；（ｃ）Ｐｏｉｎｃａｒéｓｅｃｔｉｏｎａｎｄ（ｄ）ｓｐｅｃｔｒｕｍｄｉａｇｒａｍ

数：λ＝０．２，Ｋ＝７．０，Ｋｐａ＝４．０，Ｋｇａ＝５．０，εｐ＝

０．０５，εｇ＝０．００，α＝π／９，δｐ＝π／９，γ＝０．０，ｍ＝

９．０，Ｍ＝３０．０，ｆｅ＝２．９４，ｉ＝３时，采用４－５阶变

步长ＲｕｎｇｅＫｕｔｔａ法求得的稳态响应随转速变化的

分叉图．计算结果表明：锥齿轮传动的转子—轴承

系统在转速较低时，表现为系统的不平衡响应，即

为与转速同步的周期１运动；随着转速的增加，系
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统运动出现了倍周期分叉等现象．当转速在 ω＝

２．７４时，转子振幅突然增大，直至碰到轴瓦，随后转

子的运动依然保持较大的振幅．

图４为ω＝２．３时系统的稳态响应，此时系统

的轴心轨迹近似为一个椭圆，从Ｐｏｉｎｃａｒé截面图可

以看出系统此时为周期１的运动；由于两锥齿轮之

间的传动比为３，使得大齿轮与小齿轮工作频率相

差３倍，在频谱图上系统存在３ｆ、６ｆ等谐波分量，并

且轴心轨迹较光滑，说明转子的运动比较平顺．图

５为 ω＝２．８时系统的运动状态，从 Ｐｏｉｎｃａｒé截面

图可以看出，系统作周期２运动，频谱图上显示约

在ｆ／２频率处幅值较大，这在滑动轴承支承的其它

转子系统中是较为常见的．另外，经过检查发现此

时转子已碰到轴瓦．需要说明的是对于上述系统，

ＲｕｎｇｅＫｕｔｔａ方法计算效率非常低，因此在分析这

类系统的非线性动力学行为时引入新的算法是完

全必要的．

３　结论

主要研究了在非线性油膜力作用下锥齿轮传

动转子系统的动力学行为．在滑动轴承或挤压油膜

阻尼器中，油膜力是齿轮传动转子系统非线性的一

个重要来源，并且与轴承的结构参数、转子的转速

和作用力等因素有关．首先在刚性转子、齿轮不脱

啮和短轴承理论等假设条件下，建立了锥齿轮传动

转子系统非线性动力学模型，基于稳态响应、

Ｐｏｉｎｃａｒé映射和分叉图等多种手段分析了系统的

分叉特征．通过以上的分析，对在非线性油膜力作

用下锥齿轮传动转子系统的动力学行为有如下初

步的结论：对于不平衡转子系统，在低转速时转子

轴心轨迹的周期是同步的；随着转速增加系统会出

现２倍周期运动等，而且振幅较大．另外，对于具有

多个滑动轴承支承的多转子系统非线性动力学问

题的求解，４－５阶变步长 ＲｕｎｇｅＫｕｔｔａ法的计算效

率不高，因此这方面的算法研究显得非常迫切．
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