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直升机弹性多支点传动轴的
主共振分岔分析

许兆棠, 朱如鹏

(南京航空航天大学 机电学院,江苏 南京 210016)

摘要: 根据质心运动定理、Galerkin 法和 Dir ac函数,求得非惯性移动系下直升机的倾斜弹性多支点传动轴的

弯曲运动方程。在此基础上,用多尺度法求得稳态下主共振的分岔方程。分析了运动稳定性、幅频响应曲线的

拓扑结构等。结果表明 :弹性中间支点有限幅器的功用,能提高传动轴的运动稳定性, 增大相邻阶主共振之间

不分岔的频率范围。可通过减小偏心距、降低主共振的阶数、加大传动轴及中间支点处的阻尼, 使传动轴主共

振不分岔。
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Bifurcation Analysis of Main Resonance for a Helicopter

Drive Shaft with El astic Multi-Supports
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Abstract: A bending motion equation of a t ilt ing helicopter drive shaf t w ith elast ic mult i-

supports w as derived by the theorem of mot ion for center of mass, Galerkin method and Dirac

funct ion. A bifurcat ion equat ion of the steady state main resonance was obtained based on the

mult iple scales method. The mot ion stability , topology st ructure of amplitude-frequency response

curves etc. w ere analyzed. The results show that elast ic intermediate supports play s the role of the

limiters, w hich can im prove the m ot ion stability and increase f requency range of non-bifurcation

betw een adjacent orders of main resonance. The bifurcation of main resonance can be rem oved by

reducing the eccentricity and the order of main resonance and increasing damping of the driving

shaf t and intermediate supports.
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　　弹性多支点传动轴用于直升机上主减速器与

中间减速器之间的传动。传动轴的工作转速在主

共振区或通过主共振区时有可能产生主共振分

岔。主共振分岔时, 传动轴的振幅突变,并受到冲

击,有可能运动失稳。

国内外多支点轴弯曲振动的研究主要针对轴



图1　一端固定铰支、一端游动铰支、中间弹性铰支的倾斜多支点传动轴

F ig . 1　T he tilting drive shaft of elastic intermediate supports wit h t wo hinged tip supports

图2　微段受力分析

Fig . 2　The analysis of a fo rced laminat e

系统在地面上、水平轴线性模型的多支点光轴、阶

梯轴进行
[ 1～4]

,且报导很少。Kang
[ 1]
等研究了弹性

三支点光轴的弯曲振动。T an
[ 2, 3]
等用波动法、传

递函数法研究了多支点阶梯轴的弯曲振动。龚道

荣、吴晓 [ 4]用奇异函数 Laplace变换法研究了多个

刚性支承转子系统横向固有频率和振型函数。这

些研究,与多支点传动轴弯曲振动的研究联系密

切,但将这些研究成果用于传动轴系统在空间运

动的直升机的传动轴时,须做些研究工作。本文的

特点是在非惯性系下研究传动轴系统在空间运动

时传动轴弯曲主共振分岔。未见这方面报导。

传动轴是非线性弹性体。直升机飞行中,传动

轴在非惯性系下工作; 此外,直升机多种飞行姿态

中,主减速器与中间减速器之间的水平传动轴与

水平面之间有倾角。因此,在非惯性系及非线性系

下研究倾斜弹性多支点传动轴的主共振分岔, 更

接近工作实际,并具有一般性。

首先根据质心运动定理、Galerkin 法和 Dirac

函数建立和求得非惯性系下直升机的倾斜弹性多

支点传动轴的弯曲运动方程,然后用多尺度法求

得稳态下主共振的分岔方程,再分析了运动稳定

性、振幅突变性及定常解的幅频响应曲线的拓扑

结构等。

1　弯曲运动方程

　　直升机上水平传动轴是一根空心圆截面挠性

轴。一端带有动联接花键,另一端带有挠性叠片联

轴器, 中间有多个滚动轴承与弹性橡胶套组合的

支点,滚动轴承的内圈与传动轴直接相联,外圈通

过弹性橡胶套与卡箍式轴承座联接, 安装滚动轴

承的梁有弹性,轴的端部作用传递的扭矩。当传动

轴与水平面间有倾角时, 可简化为非惯性系下一

端固定铰支、一端游动铰支、中间弹性铰支的倾斜

多支点传动轴,如图1。

在图1中建立惯性移动右手系 O1- x 1y 1z 1, O�

- x �y �z �及非惯性右手系 O- xy z ,原点 O 在左支

点, z 轴过支点并与水平面成 �角, x , y 和 z 轴分

别平行于 x �, y �, z �轴和 y �轴与 y 1轴重合, z �轴与

水平轴 z1成 �角。直升机飞行中,沿 x 1, y 1和 z 1轴

方向的加速度分别为 x
�
1 , y�1和 z

�
1则沿 x �和 y �轴

方向的加速度分别为 x
�

1cos �+ z
�
1sin �和 y

�
1。

传动轴工作中,轴线是一根空间挠曲线。取轴

的长度为 l ,截面的面积为 A ,材料的轴向拉压弹
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性模量为E a,材料的密度为 �,截面关于中性轴的
惯性矩为 I , u和 v 分别表示坐标为 z 的截面的几

何中心在 t时刻沿 x、y 轴的位移, u e, v e和 ez 分别

表示坐标为 z 的截面的质心在 t时刻沿 x、y 轴的

相对几何中心的位移及偏心距。mz j为第 j 个支点

处随轴运动的质量, kz j为第 j 个支点处橡胶套等

的刚度,支点的坐标 z j , j = 1, 2, 3,⋯, n,坐标原点

处, j = 1, z1= 0。在 Oxz 和 Oyz 面上, 取轴上距左

端 z 处(对应于弧坐标 sx , sy)的微段 dsx= dz / cos  
和 dsy= dz/ cos !为分离体, 截面的面积近似为

A ,绘出与横向位移有关的力、力矩, 如图2。其中,

Qx 和 Qy 是传动轴中剪力,M x 和 M y 是传动轴中

弯矩, f ud和 f vd分别是传动轴中单位长度沿 x、y

方向的阻尼力, f uz j和 f v zj分别是支点处沿 x、y 方

向的阻尼力:

Fuz = �
n- 1

j= 2
f uz j - mz j

�2
u

� t2 - kz j u ∀( z - z j )

Fv z = �
n- 1

j = 2
f v z j - mz j

�2
v

� t2 - kz j v ∀( z - z j )

∀为 Dirac函数。轴的工作转速 #∃。不计花键联接
中摩擦力、微段摆动阻尼力矩的影响及支点处轴

承质量的偏心,弹性支点的反力不大于最大弹力。

根据质心运动定理并用 Dirac函数处理支点条件

得
[ 5～7]

:

�A �2 ( u + ue)
� t2 = -

�( Q xcos  )
� sx - �A ( x�1cos �+ z

�
1sin �) - �Agcos �+ f ud + Fuz ( 1)

�A �2
( v + v e)
� t2 = -

�( Qycos !)
� sy - �A ( y�1 + f vd + Fvz ( 2)

　　根据传动轴中剪力与弯矩的准静力关系、材料力学中轴的弯矩与挠度关系,

cos  ≈ 1 -
1
2

� u
� z

2

　　,　　ue ≈ ezcos #∃t

并考虑 Fuz作用于支点处,取最低阶截断误差为( � u/ � z) 3
,由式( 1)得:

�A �2
u

� t2 - f ud + EaI
�4
u

� z 4 1 -
3
2

� u
� z

2

- 2 �3
u

� z 3
�2
u

� z 2
� u
� z =

�Aez#2
∃cos #∃t - �A ( x�1cos �+ z�1sin �) - �Agcos �+

�
n- 1

j = 2
f uz j - mz j

�2
u

� t2 - kz j u ∀( z - z j ) ( 3)

　　用 qur ( t )表示轴在 Oxz 面上运动规律的时间

函数。根据两端铰支轴的横向运动形式及轴端的

边界条件,将沿 x 轴的横向运动表示为:

u = �
∞

r= 1
qur ( t) sin

r%z
l

( r = 1, 2, 3, ⋯) ( 4)

　　将偏心距表示为:

ez = �
∞

r = 1
ez rsin

r%z
l

ez r为第 r 阶偏心距
[ 8]。轴的内阻尼有不同的模

型[ 8～ 10] , 考虑轴的变形小、直径小且是空心薄壁

件,及线性模型能近似反映内阻尼变化并便于动

力分析和计算,取阻尼力:

f ud = - ( Cuvd + Cuva)
� u
� t

f uzj = - Cuvz j
� u
� t

Cuvd , Cuva分别是传动轴的结构阻尼系数和外阻尼

系数, Cuvzj是第 j 个支点处橡胶套的结构阻尼系

数。将公式( 4)代入公式( 3) , 实施 Galerkin 计算,

利用固有振型的正交性得[ 7] :

q
�
ur + 2&uvr#uvrq�ur + #2

uvrqur -

7#2
uvrmEI

8
r%
l

2

q
3
ur = �A

mlr
ezr#2

∃cos #∃t -

2�A ( 1 - cos r%)
r%mlr

 

( x�1cos �+ z
�
1sin �+ gcos �) ( 5)

　　再用 qv r ( t)表示轴在 Oyz 面上运动规律的时

间函数,由公式( 2)同理可得:

q
�
v r + 2&uvr#uvrq�v r + #2

uvrqvr -

7#2
uvrmEI

8
r%
l

2

q
3
v r =

�A
mlr

ez r#2
∃sin #∃t -

2�Ay�1 ( 1 - cos r%)
r%mlr

( 6)

令:

qBr ( t ) = qur ( t) + iqv r ( t)

i为虚单位,由公式( 5)、( 6)得:
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q
�
Br ( t ) + 2&uvr#uvrq�Br ( t ) + #2

uvrqBr ( t) -
7#2

uvrmEI

32
r%
l

2

[ 3q2
Br ( t ) q-Br ( t ) + q

-3
Br ( t ) ] =

�A
mlr

ezr#2
∃exp( i#∃t ) -

2�A ( 1 - cos r%)
r%mlr

exp( i∀) ( x�1cos �+ z
�

1sin �+ gcos �) 2 + y
�2
1 ( 7)

　　公式( 7)即是计入几何非线性效应及阻尼的

非惯性移动系下倾斜弹性多支点传动轴的弯曲运

动方程,描述了一个激振力的振幅中含有激振频

率的 Duff ing 受迫振动系统。式中, q-Br ( t )为 qBr ( t )

的共轭,第 r 阶固有频率 #uvr = ( kEr+ kuvz r ) /mlr ,

第 r 阶阻尼比:

&uvr =
Cuvd + Cuva + C zr

2#uvrmlr

mzr = �
n- 1

j = 2
mz j sz rj　,　C z r = �

n- 1

j = 2
Cuvz jsz rj

kuvzr = �
n- 1

j= 2

kzj szr j　, 　mlr = �A + mz r

mEI =
kEr

kER + kuvzr
　,　kEr = EaI

r%
l

4

sz rj = 2
l

sin
r%z j
l

2

∀= arctan
y
�

1

x
�

1cos �+ z
�
1sin �+ gcos �

2　主共振的分岔方程

　　用多尺度法研究公式( 7)的第 r 阶主共振的

分岔。#∃= #uvr+ ∋(, ∋为小参数, 0≤∋ 1, (= O( 1)

为调谐参数。公式( 7)中, 0< mEI < 1, 含有3q
2
Br q

-
Br

+ q
-3
Br项是由于轴的横截面摆转产生的,是小量,

在前面加入小参数;考虑惯性力的频率远小于主

共振频率,最后一项前不设小参数,有
[ 5]

:

q
�
Br + #2

uvrqBr = ∋ -
2&uvr#uvr
∋ q�Br + #2

uvr ( 3q2
Brq-Br + q-3

Br ) +
�A ezr#2

∃exp( i#∃t)
∋mlr

-

2�A ( 1 - cos r%)
r%mlr

exp( i∀) ( x�1cos �+ z
�

1sin �+ gcos �) 2
+ y

�2
1 ( 8)

　　设 T 0= t , T 1= ∋t。D 1为偏导数算子
�

� T 1
。又设 x�1= x�10, y�1= y�10 , z�1= z�10, �= �0, ∀= ∀0,均为常数。

qBr ( t) = qBr0 ( T 0 , T 1 ) + ∋qBr 1( T 0, T 1 ) ( 9)

qBr0 ( t) = auvr ( T 1 ) exp[ i#uvrT 0 + i!uvr ( T 1) ] + Buvr0 ( 10)

Buvr0 = -
2�A ( 1 - cos r%) exp( i∀0 )

r%mlr#2
uvr

 

( x�10cos �0 + z
�

10sin �0 + gcos �0) 2 + y
�2

10 = Buvr dexp( i∀0) ( 11)

　　取 #2
∃= #2

uvr+ 2∋(#uvr+ ( ∋() 2≈#2
uvr+ 2∋#uvr , 引入 ) uvr= (T 1- !uvr ( T 1 ) , f uvr=

�A ezr
∋mlr

( #2
uvr+ 2∋#uvr ) ,根据

公式( 8) ,由消除永年项的条件得:

D 1auvr = -
&uvr#uvr
∋ auvr +

f uvr
2#uvr sin )uvr ( 12)

auvrD 1) uvr = auvr( +
3#uvr

2
( a3

uvr + 2auvrB2
uvrd ) +

f uvr
2#uvr cos ) uvr ( 13)

　　令 D 1auvr= 0, D 1) uvr= 0,稳态运动定常解的振幅分别为 a-uvr和 )-uvr相位, 由公式( 12)、( 13)得得主共

振的分岔方程( 14) ,也得定常解的幅频响应关系。

(&uvr#uvr ) 2 + #∃ - #uvr +
3∋#uvr

2 ( a-
2
uvr + 2B

2
uvr d )

2

a
-2
uvr =

�A ezr ( #2
uvr + 2∋#uvr )

2mlr#uvr

2

( 14)

3　主共振的分岔分析

3. 1　运动稳定性

　　公式( 14)是关于 #∃的实系数二次代数方程, 可解出一对实根:
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#∃= #uvr -
3∋#uvr

2 ( a-
2
uvr + 2B

2
uvrd ) ±

�A ezr ( #2
uvr + 2∋#uvr )

2mlr#uvra-uvr

2

- (&uvr#uvr ) 2
( 15)

　　根据公式( 15) ,当给出一个 a
-
uvr时,得到两个

#∃的值,计算较小的 #∃值时,取“±”中的“- ”号,

对应分岔曲线的左支解曲线;计算较大的 #∃值时
取“±”中的“+ ”号,对应分岔曲线的右支解曲线。

取 l = 3 600 m m, ezr = 0. 42 mm, z2 = 900

mm , z3= 1 800 mm , z4= 2 700 mm, mz 2= mz3= mz 4

= 0. 774 kg , kz 2 = kz 3= kz 4= 90 000 N / m, Cuvz2 =

Cuvz 3= Cuvz 4= 220 N s/ m , Cuvd+ Cuva= 70 N s/ m ,

Ea= 7 000 MPa, �= 2 710 kg / m
3 ,轴的内径 d= 95

mm ,轴的外径 D= 110 mm , !Buv3d!= 0. 222 m m, ∋
= 2. 691 5×10- 5 , r= 3,计算得第3阶弯曲固有频

率 #uv3= 1 237. 4 rad/ s, 第3阶阻尼比 &uv3= 0. 009

604 5,绘出图3稳态主共振的分岔曲线,第3阶定

常解的最大振幅20. 819 6 mm ,第3阶定常解的最

大振幅时
#∃
#uv3= 0. 982 5。图中, 横坐标为频率比

∗uvr =
#∃
#uvr- 0. 97 ×100, 纵坐标为定常解的振

幅, km 点幅值最大,曲线 kmkc为右支

图3　稳态主共振的分岔曲线

Fig . 3　The bifur cation curve of m ain resonance

of steady-state

解曲线,其它为左支解曲线。曲线 kakmkc 为上支解

曲线, 曲线 kakb 为中间支解曲线(虚线) ,曲线 kdkb

为下支解曲线。

将方程( 12)、( 13)在( a-uvr , )-uvr )处线性化, 形

成关于扰动量 +auvr和 +)uvr的自治微分方程:

D 1+auvr = -
&uvr#uvr
∋ +auvr +

f uvr
2#uvr cos )-uvr+) uvr ( 16)

D 1+) uvr =
1

a
-
uvr

(+
3#uvr

2
( 3a-

3
uvr + 2B

2
uvrd ) +auvr -

f uvr

2#uvra-uvr
sin )-uvr+) uvr ( 17)

　　根据公式( 16)、( 17)的特征方程,由 Routh-Hurwitz判据可得分岔解的失稳的条件:

, =
&uvr#uvr
∋

2

+ (+
3#uvr

2
( a-2

uvr + 2B2
uvrd ) ( +

3#uvr
2

( 3a-2
uvr + 2B 2

uvr d ) < 0 ( 18)

　　将公式( 14)对 a
-2
uvr求导数, 及根据公式( 15)得:

, =
&uvr#uvr
∋

2

+ (+
3#uvr

2
( a-2

uvr + 2B2
uvrd ) ( +

3#uvr
2

( 3a-2
uvr + 2B 2

uvr d ) =

±
2a-

2
uvr

∋2

�Aez r ( #2
uvr + 2∋#uvr )

2mlr#uvra-uvr

2

- (&uvr#uvr ) 2
d#∃

da-
2
uvr

( 19)

　　求导后, 公式( 15)中“±”变号。d#∃/ da-2
uvr与

d#∃/ da-uvr同号。对于右支解曲线,取公式( 19) “±”

中“- ”号, 根据图3, d#∃/ da-uvr< 0, 则有 , > 0, 分

岔解稳定。对于左支解曲线, 取公式( 19) “±”中

“+ ”号, 根据图3, 上支解曲线及下支解曲线的

d#∃/ da-uvr > 0, 则有 , > 0, 分岔解稳定; 中间支解

曲线的 d#∃/ da-uvr< 0,则有 , < 0,分岔解不稳定。

由公式( 18)可知, 加大阻尼,可破坏分岔解的

失稳的条件,使传动轴运动稳定。阻尼越大, 越不

易满足分岔解的失稳的条件,运动稳定性越好。纤

维增强的复合材料传动轴比钢、铝合金传动轴内

阻尼大,运动稳定性好,不易发生失稳及分岔。

支点处的结构阻尼使阻尼比增大,支点处的

刚度使弯曲固有频率增大, 因此,弹性中间支点有

提高传动轴的运动稳定性及增大相邻阶主共振之

间不产生分岔的频率范围的功用。

3. 2　振幅突变性

　　在 ka和 kb 切点,存在平行于纵轴的切线。当

轴的工作转速增大时, 振幅由下支解曲线, 经 kb

点跳到上支解曲线,振幅变化速度由 da-uvr / d#∃=
∞到有限值, 出现自激振动的振幅突变的跳跃现

象。当轴的工作转速减小时,振幅由上支解曲线,
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经 ka点跳到下支解曲线, 同样出现振幅突变的跳

跃现象。以上现象是传动轴的双尖点突变。这引起

支承及机身的抖动,支承的轴承受到冲击, 是传动

轴的设计中应避免的现象。当传动轴的工作中存

在双尖点突变时,在传动轴及支承的轴承的强度

计算中,应考虑双尖点突变引起的动载荷。由于传

动轴及支点有弹性及阻尼, 这种振幅突变存在一

定柔性。

由图3可知,当 ka与 kb点不重合时,振幅突变

一定存在。当 ka与 kb 点重合时,重合点是拐点, 拐

点附近有较大幅值变化率。

在支点处,轴的横向位移量及振幅突变量受

到支座的限制,支点有限幅器的功用,当支点的位

置在振幅大的位置时, 可较好地限制轴的振幅突

变量。

3. 3　分岔曲线的拓扑结构

　　由图3可知,随 #∃增大。在 ka和 kb 点出现分

岔。主共振时,是否出现 kakb 曲线,与分岔曲线的

拓扑结构有关。令:

!a = -
3#uvr
2∋2

�Aez r ( #2
uvr + 2∋#uvr )

2mlr#uvr

2

−a =
&uvr#uvr
∋ 　, 　a2

a =
3#uvr

2
a-2
uvr

ba = 3#uvrB2
uvrd

　　公式( 14)变为 [ 8] :

H = [−2
a + ( ( + a

2
a + ba) 2] a2

a + !a ( 20)

　　这是余维数为2的分岔方程。(为分岔参数,

−a和 !a为开折参数。根据奇异性理论, 分岔点集:

B 0 = { (−a, !a ) ∈ R
2, −a = 0, !a = 0}

双极限点集 D 0为空集,滞后点集:

H 0 = ( −a , !a) ∈ R
2, −a = -

3
2

!1/ 3
a , !a≤ 0

转迁集 � 0 = B0∪ H 0∪D 0。对于传动轴来说,

−a≥0, !a≤0,开折参数平面上只存在滞后点集。

根据 −a与 &uvr , !a与 ez r的关系, 滞后点集为:

H 0 = (&uvr , ez r ) ∈ R
2,

&uvr =
35/ 6

4
�A ez r ∋

2mlr#2
uvr

( #2
uvr + 2∋#uvr )

2/ 3

并可以得到 &uvrezr平面上传动轴主共振的转迁集
和定常解的幅频响应曲线(如图4)及 &uv1ezr平面上
传动轴不同阶主共振的转迁集(如图5)。

图4中,转迁集将开折平面分成两个区域, 每

个区域的定常解的幅频响应曲线有相同的拓扑结

构。在� 区域,幅频响应曲线的拓扑结构与图3相

同,存在主共振的分岔及不稳定的幅频响应解曲

线(虚线)和冲击。在� 区域,不存在主共振的分岔

及不稳定的幅频响应解曲线和冲击。在转迁集上,

幅频响应曲线的不稳定解曲线变为一个拐点。转

迁集是主共振分岔与不分岔的分界线。

图4　传动轴主共振的转迁集和幅频响应曲线

F ig . 4　T he tr ansition boundary and amplitude-

frequency curv es of main resonance of a shaft

图5　传动轴不同阶主共振的转迁集

Fig . 5　The transition boundar y of main resonance

of different orders o f a shaft

为保证传动轴运动稳定及不产生冲击, 主共

振时,希望不存在分岔,即要求传动轴在� 区域工

作。由图4可知, 当第 r 阶阻尼比一定时,第 r 阶偏

心距小,有利于实现传动轴在� 区域工作。轴的偏
心距小, 第 r 阶偏心距小。因此, 为了使传动轴无

主共振分岔,在制造及安装中,要设法减小质量偏

心;使用前, 对其动平衡。目前,用动平衡减小质量

偏心的难度较大,应主要考虑在制造及安装中减

小质量偏心。当偏心距一定时, 加大第 r 阶阻尼

比,也即加大阻尼, 可使传动轴在� 区域工作。由

&uvr可知, 增大传动轴中及中间支点处的结构阻
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尼,均可增大第 r 阶阻尼比。弯曲主共振的振幅越

大,阻尼的作用越明显。在挠度大的轴段上增大阻

尼,如附加薄橡胶套, 及支点在挠度大的轴段上,

能较好地发挥传动轴中及支点处的结构阻尼限制

主共振分岔的作用。直升机要求传动轴的重量轻,

且高于一般行走机械对传动轴重量的要求。在挠

度大的轴段上增大阻尼, 有利于优化轴的重量。

钢、铝合金传动轴中结构阻尼很小,吸收振动能量

的能力很小, 是一根避免主共振分岔能力低的传

动轴,难以避免高阶振动时主共振的分岔, 应对其

材料和结构改进。复合材料传动轴比钢、铝合金传

动轴中结构阻尼大,有利于使传动轴主共振不分

岔。中间支点处的结构阻尼来自于弹性橡胶套, 为

使传动轴主共振不分岔,设计中,应选用较大结构

阻尼的橡胶。

由转迁集得: &uvr =
3

5/ 6

4
�Aez r ∋

mlr

2/ 3

令: &uvr =
&uv1
k

2
#mr

则有: &uv1 =
35/ 6

4
�Aez rk3

#mr ∋
mlr

2/ 3

&uv1为第一阶阻尼比。再结合图5可知� 、� 区域的

大小与主共振阶数有关, 转迁集与定常惯性力无

关;当主共振的阶数一定时, � 、� 区域的大小与
工作转速几乎无关。由图5可知, 主共振的阶数低,

� 区域小, � 区域大。� 区域大,传动轴主共振不

分岔的区域大。因此,降低传动轴最大主共振的阶

数,有利于实现传动轴主共振不分岔。为避免传动

轴主共振分岔,选择传动轴的工作转速时, 应优先

考虑传动轴的工作转速低于第一阶弯曲固有频

率,其次是在第一、二阶弯曲固有频率之间。由图5

可知,偏心距一定时, 第一阶转迁集上相应的第 r

阶阻尼比较小,易实现传动轴主共振不分岔。

通过对传动轴系统的主动控制实现传动轴主

共振不分岔时,要增加控制系统及其重量, 在轴上

增加控制器件困难, 使其难以实现。根据以上分

析,在传动轴系统的设计中, 可以通过减小偏心

距、降低主共振的阶数、增大传动轴中及支点处的

结构阻尼等使传动轴主共振不分岔, 此方法简单

易行,应优先选用。

4　结　论

　　( 1) 当轴的工作转速为第 r 阶主共振频率

时,有可能发生第 r 阶主共振分岔。当第 r 阶弯曲

固有频率小于轴的工作转速时,轴的工作转速通

过第 r 阶弯曲固有频率时, 有可能发生第 r 阶主

共振分岔。

( 2) 主共振分岔时,轴的振幅有突变, 分岔曲

线的上、下支解曲线稳定,中间支解曲线不稳定。

( 3) 转迁集是主共振分岔与不分岔的分界

线。减小质量偏心, 降低传动轴最大主共振的阶

数,有利于实现传动轴主共振不分岔;加大传动轴

中及中间支点处的结构阻尼,可实现传动轴主共

振不分岔。主共振分岔与定常惯性力有关,转迁集

与定常惯性力无关。

( 4) 弹性中间支点有提高传动轴的运动稳定

性、增大相邻阶主共振之间不产生分岔的频率范

围及限幅器的功用。

( 5) 纤维增强的复合材料传动轴比钢、铝合

金传动轴运动稳定性好,易实现主共振不分岔。
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