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斜交弧齿锥齿轮耦合多转子系统振动分析方法

范叶森，王三民，杨　振，刘海霞
（西北工业大学 机电学院，７１００７２西安，ｆａｎｙｅｓｅｎ＠１２６．ｃｏｍ）

摘　要：为解决斜交弧齿锥齿轮耦合多转子系统振动分析的问题，提出了一种振动分析建模方法．利用单节点
６自由度振动微分方程通式，建立了单转子系统的振动微分方程；采用斜交弧齿锥齿轮副的总体耦合矩阵，将
各单转子系统的振动微分方程耦合，得到整个齿轮耦合多转子系统的振动微分方程．求解多转子系统的振动方
程，得到多转子系统的固有特性、振动响应和涡动轨迹等．计算结果表明，由于齿轮的耦合作用，多转子系统产
生了新的模态；一个转子上的不平衡力可以激起其他的转子响应；轴交角的改变会使各节点的涡动轨迹发生改

变；在进行振动分析时，必须考虑轴交角的影响．该振动分析建模方法是可行的，计算结果是可靠的．
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　　在直升机、船舶等的核心传动系统中，由于受
空间、外形等限制，广泛应用通过斜交弧齿锥齿轮

耦合的多转子传动系统，其振动特性是否满足工

作要求，直接决定着整个传动系统能否正常工作．
目前，与之相关的研究主要集中在轴交角为直角

的单对弧齿锥齿轮副振动特性分析上［１－３］；转子

的振动分析则不考虑齿轮的耦合作用，只分析单

个转子的振动特性．对齿轮耦合的多转子系统来
说，如果忽略齿轮的耦合作用，就无法为转子系统

的设计提供完备的信息［４－５］．现在针对齿轮耦合
的平行转子系统的建模方法和振动特性的研究已

取得一定的成果［４－８］，但把弧齿锥齿轮副和转子

作为一个系统进行研究的成果则非常少．在这些
少量的研究成果中，普遍假设轴交角为直角，并且



假设齿轮的啮合刚度远大于转子的刚度，从而忽

略了轮齿的变形［９－１０］．由于在工程中大量存在齿
轮耦合的粗短型转子系统，这样忽略齿轮变形的

建模方法就不具有一般性．另外，由于轴线的非正
交，致使斜交弧齿锥齿轮副的作用力分解也相对

于轴线垂直时是不同的，齿轮副和整个转子系统

的振动特性也会随之改变．鉴于此，为满足工程上
的迫切需求，有必要对斜交弧齿锥齿轮耦合多转

子系统振动分析的建模方法进行研究．
笔者首先在文献［５］的基础上，给出了既考

虑弯扭耦合又考虑轴向振动的单节点６自由度振
动微分方程通式，利用这一通式，分别建立了系统

各单转子系统的振动微分方程；然后通过齿轮副

总体耦合矩阵把各单个转子系统振动方程耦合起

来，得到了整个系统的振动微分方程．求解整个系
统的振动微分方程，得到了多转子系统的固有频

率、振型、临界转速、幅频响应以及各节点的涡动

轨迹等．

１　基本原理
１１　计算模型

不失一般性，假设斜交弧齿锥齿轮耦合转子

系统等效计算模型由２个单转子系统构成，并通
过一对斜交弧齿锥齿轮耦合在一起（见图１）．以２
转子的轴线交点为坐标原点，以转子１的轴心线
为ｚ轴，使ｘ轴垂直于２轴线所在平面，建立系统
的总体坐标系ｏ－ｘｙｚ．令转子１的局部坐标系ｏ１－
ｘ１ｙ１ｚ１与总体坐标系ｏ－ｘｙｚ重合；令ｚ２轴与转子２
轴心线重合，并使ｘ２轴和坐标原点ｏ２与总体坐标
重合，建立转子２局部坐标系ｏ２－ｘ２ｙ２ｚ２．
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图１　斜交弧齿锥齿轮耦合转子系统等效计算模型

　　考虑到描述转子的振动用局部坐标更为方

便，为避免不必要的坐标转换，本文把各转子在其

局部坐标下的振动位移作为系统的广义位移．为
了便于建模，首先将转子系统利用集总参数法进

行离散，并将整个转子系统各节点按一定次序进

行编号．节点ｊ的振动位移统一表示为
Ｘｊ＝｛ｘ，ｙ，ｚ，θｘ，θｙ，θｚ｝

Ｔ
ｊ．

其中前３项表示节点 ｊ沿 ｘ，ｙ，ｚ轴向的振动线位
移，后３项表示节点ｊ沿ｘ，ｙ，ｚ轴的振动角位移．
１２　单转子系统振动微分方程

如图２所示，使用集总参数法，可以把连续的
单转子ｑ离散为由无质量弹性轴段和刚性圆盘所
组成的轴盘系统，并以圆盘的中心作为节点．在图
２中，ｌｊ，Ｉｊ，Ｉｐｊ，Ａｊ分别为轴段 ｊ的长度、直径惯性
矩、极惯性矩和截面积；ｍｊ和Ｊｉｊ（ｉ＝ｘ，ｙ，ｚ）分别
为节点 ｊ处惯性盘的质量和转动惯量；ｄｊｉｋ，ｄｚｊ和
ｋｊｉｋ，ｋｚｊ（ｉ，ｋ＝ｘ，ｙ）分别为节点ｊ处轴承的阻尼和
刚度．
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图２　单转子系统集总参数模型

　　对于弧齿锥齿轮耦合的转子系统来说，齿轮
的轴向分力不能忽略，因而必须考虑转子的轴向

振动．在文献［５］的基础上，综合考虑转子的轴向
振动，可以得到在局部坐标系中节点 ｊ考虑弯扭
耦合和轴向振动的６自由度自由振动方程：

Ｍｊ̈Ｘｊ＋ＣｊＸｊ－Ｋ
ｊ＋１
ｓ１ Ｘｊ＋１－Ｋ

ｊ
ｓ２Ｘｊ－１＋

（Ｋｊｂ＋Ｋ
ｊ＋１
ｓ３ ＋Ｋ

ｊ
ｓ４）Ｘｊ＝０． （１）

式中，

Ｍｊ＝

ｍ ０ ０ ０ ０ ０
０ ｍ ０ ０ ０ ０
０ ０ ｍ ０ ０ ０
０ ０ ０ Ｊｘ ０ ０

０ ０ ０ ０ Ｊｙ ０

０ ０ ０ ０ ０ Ｊ


















ｚ ｊ

，

Ｃｊ＝

ｄｘｘ ｄｘｙ ０ ０ ０ ０

ｄｙｘ ｄｙｙ ０ ０ ０ ０

０ ０ ｄｚｚ ０ ０ ０

０ ０ ０ ０ －Ｊｚω ０

０ ０ ０ Ｊｚω ０ ０



















０ ０ ０ ０ ０ ０ｊ

，
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Ｋｊｂ ＝

ｋｘｘ ｋｘｙ ０ ０ ０ ０

ｋｙｘ ｋｙｙ ０ ０ ０ ０

０ ０ ｋｚｚ ０ ０ ０

０ ０ ０ ０ ０ ０
０ ０ ０ ０ ０ ０

















０ ０ ０ ０ ０ ０ｊ

，

Ｋｊｓ１ ＝

αＨ ０ βＵ ０
０ ｋＡ ０ ０

βＵ ０ －γＨ ０
０ ０ ０ ｋ












θ ｊ

，

Ｋｊｓ２ ＝

αＨ ０ －βＵ ０
０ ｋＡ ０ ０

－βＵ ０ －γＨ ０
０ ０ ０ ｋ












θ ｊ

，

Ｋｊｓ３ ＝

αＨ ０ －βＵ ０
０ ｋＡ ０ ０

βＵ ０ ２γＨ ０
０ ０ ０ ｋ












θ ｊ

，

Ｋｊｓ４ ＝

αＨ ０ βＵ ０
０ ｋＡ ０ ０

－βＵ ０ ２γＨ ０
０ ０ ０ ｋ












θ ｊ

．

其中：

Ｈ ＝ １ ０[ ]０ １
；Ｕ＝ ０ －１[ ]１ 　０

；

αｊ＝
１２ＥｊＩｊ
ｌ３ｊ
，βｊ＝

６ＥｊＩｊ
ｌ２ｊ
，γｊ＝

２ＥｊＩｊ
ｌｊ
；

Ｍｊ为节点ｊ的质量矩阵，Ｃｊ为等效阻尼矩阵，Ｋ
ｊ
ｂ为

节点ｊ处轴承的阻尼矩阵和刚度矩阵，Ｋｊｓｉ（ｉ＝１，
２，３，４）为节点 ｊ与前后节点的耦合关系矩阵．
ｋθｊ＝ＧｊＩｐｊ／ｌｊ为轴段ｊ的扭转刚度，ｋＡｊ＝ＥｊＡｊ／ｌｊ为
轴段ｊ的拉压刚度，Ｇｊ、Ｅｊ分别为轴段ｊ的剪切模量
和弹性模量．

对整个转子系统，齿轮副的耦合力是内力，对

单个转子系统来说，齿轮的耦合力是外力．
假设转子ｑ被划分为ｎ个节点，在整个系统中

的节点编号为ｉ＋１到ｉ＋ｎ，则由式（１）可以得到
转子ｑ的振动微分方程为：

Ｍｑ̈Ｘｑ＋ＣｑＸｑ＋ＫｑＸｑ ＝Ｆｑｅ－Ｆ
ｑ
ｃｏｕ． （２）

式（２）中，Ｍｑ，Ｃｑ和Ｋｑ分别为转子ｑ的质量矩阵、
阻尼矩阵和刚度矩阵；Ｆｑｅ和Ｆ

ｑ
ｃｏｕ分别表示作用在

转子ｑ上的广义激振力向量和齿轮副的耦合力向
量；Ｘｑ ＝｛ＸＴｉ＋１，Ｘ

Ｔ
ｉ＋２…，Ｘ

Ｔ
ｉ＋ｎ｝

Ｔ为转子ｑ上所有节
点的广义位移向量．

１３　齿轮副耦合作用分析
图３为斜交弧齿锥齿轮副耦合作用示意图．

不失一般性，假设主动齿轮ｉ在转子１的节点ｉ上
为右旋齿轮，从大端看逆时针转动；假设被动齿轮

ｊ在转子２的节点ｊ上为左旋齿轮，从大端看顺时
针转动．局部坐标系和总体坐标系的建立方法与
图１相同．图３中，ｋｍ和ｃｍ分别表示齿轮副的平均
啮合刚度和啮合阻尼，Σ表示齿轮的轴交角．给定
了轴交角和齿数，两齿轮的节锥角也就随之确定．
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图３　弧齿锥齿轮副耦合作用

　　不计轮齿的综合误差，综合考虑齿轮的扭振
和摆振，则由于齿轮 ｉ的振动而在啮合线上产生
的振动位移为

λｉ＝Ｖｉ·Ｘｉ，
其 中，Ｖｉ ＝ ｛ｃ１，ｃ２，ｃ３，ｒｍｉｃ３，０，－ ｒｍｉｃ１｝，ｃ１ ＝
ｃｏｓαｎｃｏｓβｍ，ｃ２＝ｓｉｎαｎｃｏｓδｉ－ｃｏｓαｎｓｉｎβｍｓｉｎδｉ，
ｃ３＝ｓｉｎαｎｓｉｎδｉ＋ｃｏｓαｎｓｉｎβｍｃｏｓδｉ，ｒｍｉ为齿轮ｉ
的齿宽中点节圆半径，βｍ为轮齿中点螺旋角，αｎ
为法面压力角，δｉ表示齿轮ｉ的节锥角．

同理，由于齿轮 ｊ的振动而在啮合线上产生
的振动位移为

λｊ＝Ｖｊ·Ｘｊ，
其中，Ｖｊ ＝ ｛ｃ１，ｃ４，ｃ５，－ｒｍｊｃ５，０，ｒｍｊｃ１｝，ｃ４ ＝
ｓｉｎαｎｃｏｓδｊ＋ｃｏｓαｎｓｉｎβｍｓｉｎδｊ，ｃ５＝ｓｉｎαｎｓｉｎδｊ－
ｃｏｓαｎｓｉｎβｍｃｏｓδｊ，
ｒｍｊ为齿轮ｊ的齿宽中点节圆半径，δｊ为齿轮ｊ的节
锥角．

由上可得齿轮副在啮合线上产生的相对振动

位移为λｎ ＝λｉ－λｊ．
则轮齿在法向的啮合力见式（３）：

ｆｎ ＝ｋｍλｎ＋ｃｍλｎ． （３）
　　由于齿轮的耦合而作用在齿轮节点ｉ上的广
义力向量ΔＦｉ为

ΔＦｉ＝Ｂｉ·ｆｎ． （４）
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式（４）中，Ｂｉ＝｛ｃ１，－ｃ２，ｃ３，ｒｍｉｃ３，０，－ｒｍｉｃ１｝
Ｔ，ΔＦｉ＝

｛Ｆｘ，Ｆｙ，Ｆｚ，Ｎｘ，Ｎｙ，Ｎｚ｝
Ｔ
ｉ．其中Ｆξ和Ｎξ（ξ＝ｘ，ｙ，ｚ）

为作用在ξ方向上的力和扭矩．同理，由于齿轮的
耦合而作用在齿轮节点ｊ上的广义力向量ΔＦｊ为
　　　　　　ΔＦｊ＝Ｂｊ·ｆｎ． （５）
式（５）中，Ｂｊ＝｛－ｃ１，ｃ４，ｃ５，ｒｍｊｃ５，０，ｒｍｊｃ１｝

Ｔ．
当齿轮的旋向和转向发生改变时，作用力分

析过程与上相同．
１４　系统的振动微分方程

由图１可知，整个转子系统由２个单转子系
统组成，并通过一对斜交弧齿锥齿轮耦合在一起．
２个齿轮所在位置以及主被动关系与 １３节相
同．根据式（２）可分别获得转子１和转子２的振
动方程．将这２个转子振动方程合并，可得扩展后
的双转子系统的振动方程：

ＭＸ̈＋ＣｍｉｄＸ＋ＫｍｉｄＸ＝Ｆｅ－Ｆｃｏｕ． （６）

式（６）中，Ｘ＝ Ｘ１

Ｘ
[ ]２ ，Ｍ ＝ Ｍ１ ０

０ Ｍ
[ ]２ ，

Ｃｍｉｄ ＝
Ｃ１ ０
０ Ｃ

[ ]２ ，Ｋｍｉｄ ＝ Ｋ１ ０
０ Ｋ

[ ]２ ，

Ｆｅ＝
Ｆ１ｅ
Ｆ２[ ]
ｅ

，　Ｆｃｏｕ ＝
Ｆ１ｃｏｕ
Ｆ２[ ]
ｃｏｕ

，

其中，Ｘ为整个双转子系统的广义振动位移，Ｍ
双转子系统的质量矩阵，Ｃｍｉｄ和 Ｋｍｉｄ为中间过度
矩阵，Ｆｅ为作用在双转子系统上的广义激振力向
量；Ｆｃｏｕ为两转子间的耦合力向量．

由以上论述可知：

Ｆ１ｃｏｕ ＝｛０
Ｔ，…，０Ｔ，ΔＦＴｉ，０

Ｔ，…，０Ｔ｝Ｔ，
Ｆ２ｃｏｕ ＝｛０

Ｔ，…，０Ｔ，ΔＦＴｊ，０
Ｔ，…，０Ｔ｝Ｔ，

则Ｆｃｏｕ可表示为
Ｆｃｏｕ ＝ＫｃｏｕＸ＋ＣｃｏｕＸ． （７）

式（７）中，Ｋｃｏｕ ＝ｋｍＳ，Ｃｃｏｕ ＝ｃｍＳ，Ｓ为系数矩阵．
Ｋｃｏｕ和Ｃｃｏｕ就是斜交弧齿锥齿轮副的总体耦

合刚度矩阵和总体耦合阻尼矩阵．
将式（７）代入式（６）并整理得

ＭＸ̈＋ＣＸ＋ＫＸ＝Ｆｅ． （８）
式（８）中，Ｃ＝Ｃｍｉｄ＋Ｃｃｏｕ，Ｋ＝Ｋｍｉｄ＋Ｋｃｏｕ．

式（８）就是通过斜交弧齿锥齿轮副耦合的双
转子系统不平衡响应振动微分方程．令广义激励
力Ｆｅ＝０，就可以得到双转子系统的自由振动
方程：

ＭＸ̈＋ＣＸ＋ＫＸ＝０． （９）
　　求解式（８）可得系统的不平衡响应和涡动轨
迹等，而求解式（９）可得系统的固有频率、振型并
可以进行临界转速的搜索．

当转子系统的转子多于２个时，建模方法与
双转子系统类似，所不同的是单转子系统微分方

程的数量和耦合副总体耦合矩阵的数量．

２　算　例
２１　转子系统结构参数

为进一步说明本方法的可行性，对图１所示
的转子系统给定一组结构参数，并对其振动特性

进行计算．转子１被划分为１０个节点，节点编号
从１～１０；转子 ２被划分为 １３节点，节点编号从
１～２３．各主要节点的分布和编号见图 １．转子 １
为主动转子，齿轮大端看逆时针转动；转子２为从
动转子，顺时针转动．

在表１中，ｌ，ｄｏ和ｄｉ分别表示轴段的长度、外
径和内径．

表１　转子结构参数

转子 节点编号 ｌ／ｍ ｄｏ／ｍ ｄｉ／ｍ

转子１

１

２

３

４

５

６

７

８

９

１０

０

０．０５

０．０５

０．０５

０．０５

０．２０

０．０５

０．０５

０．０５

０．０５

０

０．０６

０．０６

０．０７

０．０７

０．０９

０．０７

０．０７

０．０６

０．０６

０

０．０３

０．０３

０．０３

０．０３

０．０３

０．０３

０．０３

０．０３

０．０３

转子２

１１

１２

１３

１４

１５

１６

１７

１８

１９

２０

２１

２２

２３

０

０．０５

０．０５

０．０５

０．０５

０．１５

０．１５

０．１５

０．１５

０．０５

０．０５

０．０５

０．０５

０

０．０７

０．０７

０．０９

０．０９

０．０１

０．０１

０．０１

０．０１

０．０９

０．０９

０．０７

０．０７

０．０４

０．０４

０．０４

０．０４

０．０４

０．０４

０．０４

０．０４

０．０４

０．０４

０．０４

０．０４

０．０４

　　整个转子系统的材料为同一种材料，弹性模
量 Ｅ为 ２×１０１１Ｎ／ｍ２，剪切模量 Ｇ为 ８×
１０１０Ｎ／ｍ２，密度为７８×１０３ｋｇ／ｍ３．

节点２上齿轮的齿数为４１，锥角为４７５３°，
右旋；节点 １２上齿轮的齿数为 ５３，锥角为
７２４７°，左旋；两齿轮的模数为 ５ｍｍ，螺旋角为
３５°；斜交弧齿锥齿轮副的轴交角为１２０°．

齿轮副的平均啮合刚度可采用有限元法计

算［２］，本算例的斜交弧齿锥齿轮副的平均啮合刚度
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为１１３×１０９Ｎ／ｍ，相对啮合阻尼系数取为００５．
４节点和７节点上轴承的刚度为１０×１０８Ｎ／ｍ，

阻尼为９０００Ｎ·ｓ／ｍ；１４节点和２０节点上轴承的
刚度为１４×１０８Ｎ／ｍ，阻尼为１２０００Ｎ·ｓ／ｍ．

节点９上的等效圆盘的直径为０２ｍ，厚度
为００５ｍ；节点１６、节点１８和节点２２上的等效
圆盘直径为０３ｍ，厚度为００１ｍ．
２２　计算结果分析

为研究齿轮的耦合作用对转子系统固有特性

的影响，将各单转子系统的固有频率和耦合的转

子系统的固有频率作一对比（见表２）．转子１的
转速为１００００ｒ／ｍｉｎ．

表２　单转子和耦合转子系统固有频率 ｒａｄ／ｓ

转子 阶次 固有频率 振型特征

转子１

１

２

３

４

１１８０．６

１３４１．２

１８５４．４

１９１３．１

Ｗ

Ｗ

Ｗ

Ｗ

转子２

１

２

３

４

１２９３．０

１４５７．３

１６１１．６

１７７８．０

Ｎ

Ｗ

Ｗ

Ｗ

耦合转子系统

１

２

３

４

５

６

７

８

１１９．４

１２２３．２

１３１１．９

１４１９．１

１６０４．４

１７７５．１

１８０７．１

１８９２．８

Ｎ１，Ｎ２
Ｎ１，Ｎ２
Ｗ１，Ｗ２
Ｗ１，Ｗ２
Ｗ１，Ｗ２
Ｗ２
Ｗ１，Ｗ２
Ｗ１

　注：Ｎ和 Ｗ表示单转子振型以扭转和弯曲振型为主；Ｎｉ和

Ｗｉ（ｉ＝１，２）表示耦合转子系统的振型以转子ｉ的扭转和弯曲振

型为主．

　　表２给出了各单转子系统和通过齿轮耦合后
的转子系统的２０００ｒａｄ／ｓ以内的各阶固有频率．
由表２可知，耦合转子系统的固有频率并不等于
２个单转子系统固有频率之和，而是产生了一些
新的固有频率；由于齿轮的耦合作用，有些单转子

系统的固有频率消失．
对于弧齿锥齿轮耦合的双转子系统，２个转

子的转速是不同的，而任何一个转子都可能激起

整个转子系统的共振，因而必须分别以转子１和
转子２的转速为变量进行临界转速的搜索．在工
程上，人们更关注输入端转子应该避开哪些转速，

因而还必须把各转子激起的临界转速值向输入端

转子折算．表３所示的就是转子１和转子２所激
起的临界转速向转子１折算的值，在不影响结论
的前提下，这里只给出前６阶临界转速．

表３　转子系统的临界转速

阶次 临界转速／（ｒ·ｍｉｎ－１） 备注

１ １１３９８３ 转子１

２ １４７３４４ 转子２

３ １１５５７６５ 转子１

４ １２３８８４７ 转子１

５ １３６７４２４ 转子１

６ １４５８６３１ 转子２

　注：“转子１”表示由转子１激起的临界转速，“转子２”表示由转

子２激起的临界转速．

　　研究各节点的幅频响应可以帮助确定转子系
统的最佳工作转速区间，并可以帮助判定转子上

的最大振幅位置；通过对幅频响应的研究还可以

帮助了解齿轮耦合对多转子系统振动特性的影

响，因而有必要研究整个系统的幅频响应曲线．
　　假设节点１８上的圆盘有不平衡量５×１０－５

ｋｇ·ｍ，其他节点上没有不平衡量，并且除了不平
衡激振力以外，没有其他的激振力．在转子１的转
速ω１从１００００～２００００ｒ／ｍｉｎ变化的过程中，转
速每增加５００ｒ／ｍｉｎ计算一次．图４为在上述条件
下转子系统各节点的幅频响应规律曲线．从图４
可以看出，由于齿轮的耦合作用，转子２上的不平
衡量激起了转子１上各节点的振动，在一定条件
下，转子１上的最大振幅还大于转子２上的最大
振幅．这也就说明，在计算一个转子的幅频响应
时，不考虑齿轮的耦合作用和其他转子上的激励

力作用，将不能得到正确的解．结合表３，从图 ４
可以看出在临界转速附近，转子系统一些节点的

响应明显增大，这也就说明用本文方法求出的临

界转速和响应是正确的．
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图４　转子系统各节点的幅频响应
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　　关键节点的涡动轨迹可用于判断转子是否会
发生碰摩等现象，特别是研究齿轮的涡动轨迹，还

有助于了解齿轮的啮合状况．假设节点２上的齿
轮存在不平衡量５×１０－５ｋｇ·ｍ，转子１的转速为
１００００ｒ／ｍｉｎ，传送功率为９ｋＷ，其他参数不变，
当轴交角分别取为８０°、９０°、１１０°和１２０°时，节点
２的涡动轨迹变化如图５所示．
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图５　节点２上齿轮中心涡动轨迹

　　由图５可知，在其他参数不变的情况下，当轴
交角取不同值时，节点２的涡动轨迹是不同的，不
仅涡动轨迹的长轴方向不同，而且振幅和涡动中

心也都发生了很大变化．计算表明，其他节点的涡
动轨迹也会随轴交角改变而改变．由此可知，在对
斜交弧齿锥齿轮齿轮耦合多转子系统的振动特性

进行分析时，必须考虑齿轮副轴交角的影响．

３　结　论
１）利用单节点６自由度振动微分方程通式，

建立了单转子系统的振动微分方程；利用斜交弧

齿锥齿轮副的总体耦合矩阵把各单转子系统的振

动微分方程耦合，得到整个多转子系统的振动微

分方程．
２）齿轮耦合多转子系统的固有频率不是单

转子系统固有频率之和，多转子系统产生了新的

固有频率．
３）一个转子上的不平衡力，会激起系统中其

他转子的振动响应；各个转子都能激起整个系统

的共振，因而搜索临界转速时必须综合考虑各个

转子的转速．

　　４）轴交角改变，各节点的涡动轨迹也会随之
改变；在进行振动分析时，必须考虑轴交角的

影响．
５）算例表明，本文所论述的建模方法是可行

的，计算结果是可靠的．
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