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摘　 要:以含惰轮的齿轮系统为研究对象ꎬ建立惰轮系统 ６ 自由度模型ꎬ推导了惰轮系统的无量纲动力学方程ꎬ用变步

长 ４—５阶 Ｒｕｎｇｅ￣Ｋｕｔｔａ法ꎬ通过对惰轮系统 １组系统参数的数值仿真ꎬ借助 Ｐｏｉｎｃａｒé截面图分析发现惰轮系统中存在周

期运动、阵发混沌和 Ｈｏｐｆ分岔ꎬ给出发生 Ｈｏｐｆ分岔的具体系统参数ꎮ 对分岔与混沌行为的研究为此类齿轮系统的优化

设计提供了理论参考ꎮ
关键词:惰轮ꎻ分岔ꎻ混沌

中图分类号:ＴＨ１１３　 　 文献标志码:Ａ　 　 文章编号:１６７１￣５２７６(２０２５)０２￣００５２￣０５

Ｄｙｎａｍｉｃ Ａｎａｌｙｓｉｓ ｏｆ Ｉｄｌｅｒ Ｇｅａｒ Ｔｒａｎｓｍｉｓｓｉｏｎ Ｓｙｓｔｅｍ
ＬＩＵ ＣｈｏｎｇｑｉａｎｇꎬＺＨＡＮＧ ＨｏｎｇｂｉｎｇꎬＬＩ Ｗａｎｘｉａｎｇ

(Ｓｃｈｏｏｌ ｏｆ Ｍｅｃｈａｎｉｃａｌ ａｎｄ Ｅｌｅｃｔｒｉｃａｌ ＥｎｇｉｎｅｅｒｉｎｇꎬＬａｎｚｈｏｕ Ｊｉａｏｔｏｎｇ ＵｎｉｖｅｒｓｉｔｙꎬＬａｎｚｈｏｕ ７３００７０ꎬＣｈｉｎａ)
Ａｂｓｔｒａｃｔ:Ｔｈｅ ｇｅａｒ ｓｙｓｔｅｍ ｗｉｔｈ ｉｄｌｅｒ ｇｅａｒ ｔａｋｅｎ ａｓ ｔｈｅ ｒｅｓｅａｒｃｈ ｏｂｊｅｃｔꎬ ａ ６－ｄｅｇｒｅｅ－ｏｆ－ｆｒｅｅｄｏｍ ｍｏｄｅｌ ｏｆ ｔｈｅ ｉｄｌｅｒ ｇｅａｒ ｓｙｓｔｅｍ ｗａｓ
ｅｓｔａｂｌｉｓｈｅｄꎬ ａｎｄ ｔｈｅ ｎｏｎ－ｄｉｍｅｎｓｉｏｎａｌ ｄｙｎａｍｉｃ ｅｑｕａｔｉｏｎ ｏｆ ｔｈｅ ｉｄｌｅｒ ｇｅａｒ ｓｙｓｔｅｍ ｗａｓ ｄｅｒｉｖｅｄ. Ｂｙ ｔｈｅ ｖａｒｉａｂｌｅ ｓｔｅｐ ｓｉｚｅ ｏｆ ４－５
Ｒｕｎｇｅ－Ｋｕｔｔａ ｍｅｔｈｏｄꎬ ａｎｄ ｔｈｒｏｕｇｈ ｔｈｅ ｎｕｍｅｒｉｃａｌ ｓｉｍｕｌａｔｉｏｎ ｏｆ ｔｈｅ ｕｎｉｆｉｅｄ ｓｙｓｔｅｍ ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ ｏｆ ｔｈｅ ｉｄｌｅｒ ｇｅａｒ ｓｙｓｔｅｍꎬ ｔｈｅ
Ｐｏｉｎｃａｒｅ ｃｒｏｓｓ－ｓｅｃｔｉｏｎ ｗａｓ ａｎａｌｙｚｅｄ ｆｉｎｄｉｎｇ ｔｈｅ ｅｘｉｓｔｅｎｃｅ ｏｆ ａｒｒａｙ ｃｈａｏｓ ａｎｄ Ｈｏｐｆ ｂｉｆｕｒｃａｔｉｏｎ ｉｎ ｔｈｅ ｉｄｌｅｒ ｇｅａｒ ｓｙｓｔｅｍꎬ ａｎｄ ｔｈｅ
ｓｐｅｃｉｆｉｃ ｓｙｓｔｅｍ ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ ｏｆ Ｈｏｐｆ ｂｉｆｕｒｃａｔｉｏｎ ｗａｓ ｇｉｖｅｎ. Ｔｈｅ ｓｔｕｄｙ ｏｆ ｂｉｆｕｒｃａｔｉｏｎ ａｎｄ ｃｈａｏｔｉｃ ｂｅｈａｖｉｏｒ ｐｒｏｖｉｄｅｓ ａ ｔｈｅｏｒｅｔｉｃａｌ
ｒｅｆｅｒｅｎｃｅ ｆｏｒ ｔｈｅ ｏｐｔｉｍａｌ ｄｅｓｉｇｎ ｏｆ ｓｕｃｈ ｇｅａｒ ｓｙｓｔｅｍｓ.
Ｋｅｙｗｏｒｄｓ:ｉｄｌｅ ｇｅａｒꎻｂｉｆｕｒｃａｔｉｏｎꎻｃｈａｏｓ

０　 引言

齿轮传动系统中往往存在间隙ꎬ在实际工作

过程中考虑到加工误差、装配误差或受热膨胀因

素的存在ꎬ工作之前就留有一定的间隙ꎻ在工作

中ꎬ由于齿轮系统啮合产生的综合误差以及啮合

过程单双齿不停地交替啮合导致了啮合时变刚

度ꎬ使得齿轮传动系统成为一个强非线性系统ꎮ
含惰轮齿轮系统多用于大型采煤机行走部和摇臂

齿轮传动系统ꎬ包括驱动轮、惰轮和从动轮ꎮ 由于

井下采煤空间有限ꎬ且需要长距离传输动力ꎬ惰轮

可以很好地匹配这样的工况ꎮ 惰轮是不做功的轮

子ꎬ用于连接较远的轴ꎬ对系统稳定有帮助[１]ꎮ 采

煤机摇臂将截割电机动力传递到滚筒ꎬ摇臂内部

有众多齿轮传动系统ꎬ其中惰轮为摇臂齿轮传动

系统的一个关键零件ꎮ 在切割煤岩过程中ꎬ齿轮

传动系统承受振动和冲击载荷ꎬ使惰轮容易发生

疲劳失效[２]ꎮ 由于间隙的存在ꎬ会对系统的动态

特性产生不利的影响ꎬ有的时候会导致严重的后

果ꎮ 因此ꎬ对于齿轮传动系统进行动力学优化设

计ꎬ提高可靠性以及降低噪声等问题的研究ꎬ既有

理论价值又有着重大的现实意义ꎮ 因此ꎬ齿轮传

动系统动力学以及齿轮传动系统的研究与应用是

国内外学者所感兴趣的[３]ꎮ
ＫＡＨＲＡＭＡＮ等[４]建立了单自由度直齿轮传

动系统的动力学模型ꎬ考虑了系统受到的激励影

响ꎬ分析了系统的动力学响应结果ꎬ研究发现载

荷、阻尼比和齿侧间隙导致系统出现混沌和次谐

波响 应ꎬ并 且 载 荷 会 改 变 系 统 的 冲 击 状 态ꎮ
ＫＡＨＲＡＭＡＮ的研究成果奠定了齿轮动力学的研

究基础ꎮ 李万祥等[５]首次证明单自由度含间隙系

统中不仅存在叉式分岔、倍周期分岔ꎬ而且还存在

Ｈｏｐｆ分岔ꎬ并且给出了发生 Ｈｏｐｆ分岔的具体系统

参数ꎮ 李扬等[６]以单级直齿轮传动系统为研究对

象ꎬ研究了齿侧间隙对系统振动特性的影响ꎮ 胡

鹏[７]建立二级传动扭振数学模型ꎬ采用多谐波平

衡法对系统的稳态响应进行近似解析求解ꎮ
ＡＲＩＡＮ等[８]通过对直齿轮传动系统混沌动力学

的研究ꎬ提出一种直齿轮传动系统的混沌控制器ꎬ
并用所建立的直齿轮非线性模型验证了所提控制
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器的性能ꎮ 杨富春等[９]建立了包含多齿隙的两级

直齿轮减速器的 ８自由度非线性动力学模型并分

析了齿轮副的工作状态ꎬ得出齿隙等非线性因素

使系统的振动具有了丰富的非线性特性ꎬ且对齿

轮副分离和冲击有很大影响ꎮ
本文选择一个周期界面作为 Ｐｏｉｎｃａｒé 截面ꎬ用

数值法分析了含惰轮的齿轮传动系统的分岔与混

沌的形成过程ꎮ 证明惰轮系统含有丰富的动力学

现象ꎬ包括阵发混沌和 Ｈｏｐｆ 分岔ꎬ并且给出了发生

Ｈｏｐｆ分岔的具体系统参数ꎮ 对其周期运动及分岔

特性进行研究ꎬ从而优化动力学参数ꎬ为实际应用

中惰轮系统的动力学参数设计提供理论参考ꎮ

１　 力学模型及其运动微分方程

对含惰轮的齿轮传动系统做出如下假设:
１)轴为刚体并且不考虑其质量ꎬ轴承为弹性

支承ꎬ总体简化为弹簧和阻尼ꎻ
２)齿轮是刚体ꎬ但啮合齿可以用等效刚度和

等效阻尼表示ꎻ
３)齿轮的啮合阻尼不变ꎬ不受侧隙引起的非

线性影响ꎮ
图 １ 所示为 ６ 自由度含惰轮的齿轮传动系

统ꎮ 图中 Ｍｉ、θｉ、Ｒ ｉ 分别为齿轮的质量、转角和分

度圆半径ꎻＴ１ 和 Ｔ２ 分别为激励转矩和负载转矩ꎻ
ｃｉ 为轴承阻尼ꎻ ｃｉｉ 为啮合阻尼ꎻ ｋｉ 为轴承刚度ꎻ
ｅ( ｔ) ｉ为啮合综合误差ꎻＫ( ｔ) ｉ 为时变的啮合刚度ꎻ
ｆ(ｘ)为齿侧间隙函数ꎮ 图 １ 中的齿轮参数如表 １
所示ꎮ
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图 １　 ６ 自由度惰轮系统动力学模型

表 １　 惰轮传动系统齿轮的参数

系统参数 主动轮 惰轮 从动轮

齿数 ３６ ４４ ４８

压力角 / (°) ２０ ２０ ２０

模数 / ｍｍ ７ ７ ７

质量 / ｋｇ １６.０ ２０.０ ２２.５

转动惯量 / (ｋｇ􀅰ｍ２) ０.２５４ ０.４７４ ０.６３５

　 　 对模型进行受力分析ꎬ考虑齿侧间隙、时变啮

合刚度、啮合综合传递误差ꎬ根据牛顿定律ꎬ得到

惰轮系统的 ６自由度方程:

Ｍ１Ｙ
􀅰􀅰
１＋ｃ１Ｙ

􀅰
１＋ｋ１Ｙ１ ＝Ｋ( ｔ)１ ｆ(Ｑ１)＋ｃ１１Ｑ

􀅰
１

Ｉ１ θ
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􀅰
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ｃ１１Ｑ
􀅰
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􀅰
２＋Ｋ( ｔ) ２ ｆ(Ｑ２)

Ｉ２ θ
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２－Ｋ( ｔ) １Ｒ２ ｆ(Ｑ１)－ｃ１１Ｒ２Ｑ
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２＋Ｋ( ｔ) ２Ｒ２ ｆ(Ｑ２)＝ ０

Ｍ３Ｙ
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３＋ｋ３Ｙ３ ＝ －ｃ２２Ｑ
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２－Ｋ( ｔ) ２ ｆ(Ｑ２)

Ｉ３ θ
􀅰􀅰
３－ｃ２２Ｒ３Ｑ

􀅰
２－Ｋ( ｔ) ２Ｒ３ ｆ(Ｑ２)＝ －Ｔ２
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ï
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(１)

式中:Ｉｉ 为齿轮的转动惯量ꎻＹｉ 为齿轮沿 ｙ 轴

的振动位移ꎻＱ１ 和 Ｑ２ 分别为引入的一级和二级

传动齿轮副相对位移ꎮ
其中:

Ｑ１ ＝Ｙ１＋Ｒ１θ１－Ｙ２－Ｒ２θ２－ｅ( ｔ) １
Ｑ２ ＝Ｙ２＋Ｒ２θ２－Ｙ３－Ｒ３θ３－ｅ( ｔ) ２

{ (２)

啮合刚度取 Ｆｏｕｒｉｅｒ级数展开一阶谐波分量ꎬ
一级啮合刚度 Ｋ( ｔ) １ ＝ ｋｍ１＋ｋａ１ｃｏｓ(ωｈ ｔ)ꎻ二级啮合

刚度 Ｋ( ｔ) ２ ＝ ｋｍ２＋ｋａ２ｃｏｓ(μωｈ ｔ)ꎮ 其中 ｋｍｉ为平均啮

合刚度ꎬｋａｉ为一阶谐波分量幅值与平均啮合刚度

的比值ꎬωｈ 为齿轮副啮合频率ꎮ
综合误差采用啮合频率函数的一次谐波形

式ꎮ 一级啮合综合误差 ｅ ( ｔ) １ ＝Ｆａ１ｃｏｓ(ωｈ ｔ)ꎻ二级

啮合综合误差 ｅ ( ｔ) ２ ＝ Ｆａ２ ｃｏｓ(μωｈ ｔ)ꎬμ 为一二级

齿轮传动啮合频率之比ꎮ
通过引入的齿轮副相对位移将动量矩方程

合并:

Ｒ１ θ
􀅰􀅰
１－Ｒ２ θ

􀅰􀅰
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ｃ１１
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Ｑ
􀅰
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(３)

式中:ｍ１ ＝
Ｉ１Ｉ２

Ｉ２Ｒ２１＋Ｉ１Ｒ２２
ꎻｍ２ ＝

Ｉ２
Ｒ２２
ꎻｍ３ ＝

Ｉ２Ｉ３
Ｉ２Ｒ２３＋Ｉ３Ｒ２２

ꎮ

则系统的动力学方程可以调整为
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(４)

引入无量纲时间 τ ＝ωｎｔꎬωｎ ＝ ｋｍ１ / ｍ１ ꎬ无量纲

频率 ω＝ωｈ / ωｎꎬ引入位移坐标尺度 ｂꎬ则无量纲位移

为 ｙ１ ＝Ｙ１ / ｂꎬｙ２ ＝Ｙ２ / ｂꎬｙ３ ＝Ｙ３ / ｂꎬｑ１ ＝Ｑ１ / ｂꎬｑ２ ＝Ｑ２ / ｂꎮ
齿侧间隙的无量纲相对位移函数为

ｆ(ｘ)＝
ｘ－１ꎬ　 ｘ>１
０ꎬ　 ｜ ｘ ｜≤１
ｘ＋１ꎬ　 ｘ<－１

ì

î

í

ïï

ïï

(５)

对方程 ( ４)以 ωｎ 为基准进行无量纲化处

理ꎬ得

ｙ
􀅰􀅰
１＋２ζ１１ ｙ

􀅰
１＋ｋ１１ｙ１ ＝ ２ζ１２ ｑ

􀅰
１＋

ｋ１２[１＋ｅ１ｃｏｓ(ωτ)] ｆ(ｑ１)

ｙ
􀅰􀅰
２＋２ζ２２ ｙ

􀅰
２＋ｋ２２ｙ２ ＝ －２ζ２１ ｑ

􀅰
１－

ｋ２１[１＋ｅ１ｃｏｓ(ωτ)] ｆ(ｑ１)＋

２ζ２３ ｑ
􀅰
２＋ｋ２３[１＋ｅ２ｃｏｓ(μωτ)] ｆ(ｑ２)

ｙ
􀅰􀅰
３＋２ζ３３ ｙ

􀅰
３＋ｋ３３ｙ３ ＝ －２ζ３１ ｑ

􀅰
２－

ｋ３１[１＋ｅ１ｃｏｓ(μωτ)] ｆ(ｑ２)

ｑ
􀅰􀅰
１－ ｙ
􀅰􀅰
１＋ ｙ
􀅰􀅰
２－Ｆａ１ω２ｃｏｓ(ωτ)＋

２ζ４１ ｑ
􀅰
２＋ｋ４１[１＋ｅ１ｃｏｓ(ωτ)] ｆ(ｑ１)－

２ζ４２ ｑ
􀅰
２－ｋ４２[１＋ｅ１ｃｏｓ(μωτ)] ｆ(ｑ２)＝ Ｆｍ１

ｑ
􀅰􀅰
２－ ｙ
􀅰􀅰
２＋ ｙ
􀅰􀅰
３－Ｆａ２ μ２ω２ｃｏｓ(μωτ)－

２ζ５１ ｑ
􀅰
１－ｋ５１[１＋ｅ１ｃｏｓ(ωτ)] ｆ(ｑ１)＋

２ζ５２ ｑ
􀅰
２＋ｋ５２[１＋ｅ２ｃｏｓ(μωτ)] ｆ(ｑ２)＝ Ｆｍ２

ì

î

í

ï
ï
ï
ï
ï
ï
ï
ï
ï
ï
ï
ï

ï
ï
ï
ï
ï
ï
ï
ï
ï
ï
ï
ï

(６)

式中: ζ１１ ＝ ｃ１ / (２Ｍ１ωｎ)ꎻ ζ１２ ＝ ｃ１１ / (２Ｍ１ωｎ )ꎻ ζ２２ ＝
ｃ２ / (２Ｍ２ωｎ)ꎻζ２１ ＝ ｃ１１ / (２Ｍ２ωｎ )ꎻζ２３ ＝ ｃ２２ / (２Ｍ２ωｎ )ꎻ
ζ３３ ＝ ｃ３ / ( ２Ｍ３ωｎ )ꎻ ζ３１ ＝ ｃ２２ / ( ２Ｍ３ωｎ )ꎻ ζ４１ ＝
ｃ１１ / (２ｍ１ωｎ)ꎻζ４２ ＝ ｃ２２ / (２ｍ２ωｎ)ꎻζ５１ ＝ ｃ１１ / (２ｍ２ωｎ)ꎻ
ζ５２ ＝ ｃ２２ / (２ｍ３ωｎ)ꎻｋ１１ ＝ ω２１ / ω２ｎꎻｋ１２ ＝ ｋｍ１ / (Ｍ１ω２ｎ)ꎻ

ｋ２２ ＝ ω２２ / ω２ｎꎻｋ２１ ＝ ｋｍ１ / (Ｍ２ω２ｎ )ꎻｋ２３ ＝ ｋｍ２ / (Ｍ２ω２ｎ )ꎻ
ｋ３３ ＝ ω２３ / ω２ｎꎻｋ３１ ＝ ｋｍ２ / (Ｍ３ω２ｎ )ꎻｋ４１ ＝ ｋｍ１ / (ｍ１ω２ｎ )ꎻ
ｋ４２ ＝ ｋｍ２ / ( ｍ２ω２ｎ )ꎻ ｋ５１ ＝ ｋｍ１ / ( ｍ２ω２ｎ )ꎻ ｋ５２ ＝
ｋｍ２ / (ｍ３ω２ｎ)ꎻｅ１ 和 ｅ２ 为齿轮啮合刚度幅值ꎬ ｅ１ ＝
ｋａ１ / ｋｍ１ꎬｅ２ ＝ ｋａ２ / ｋｍ２ꎻ Ｆｍｉ 为 等 效 激 振 力ꎬ Ｆｍ１ ＝
Ｔ１Ｒ１ / ( Ｉ１ω２ｎｂ)ꎬＦｍ２ ＝ Ｔ２Ｒ３ / ( Ｉ３ω２ｎｂ)ꎻＦａ１和 Ｆａ２为齿

轮传动误差的幅值ꎮ

２　 激振频率对系统动力学行为影响

取 １ 组参数 Ｆａ１ ＝ ０.５ꎬＦａ２ ＝ ２.５ꎬ Ｆｍ１ ＝ ０.６０ꎬ
Ｆｍ２ ＝ ０.０５ꎬζ１１ ＝ ０.１００ꎬζ１２ ＝ ０.０２０ꎬζ２３ ＝ ０.００７ꎬｋ１１ ＝
１０ꎬｋ２２ ＝ ８ꎬｋ３３ ＝ ６ꎬｅ１ ＝ ０.１５ꎬｅ２ ＝ １.５０ꎬμ ＝ ０.１ꎬｂ ＝ １ꎬ
对上式非线性微分方程组采用 ４—５ 阶变步长

Ｒｕｎｇｅ－Ｋｕｔｔａ数值方法进行求解ꎬ可以得到系统在

不同激振频率下的振动速度ꎬ进而画出惰轮系统

速度响应随不同激振频率变化的分岔图ꎬ如图 ２
所示ꎮ 通过截取适当的 Ｐｏｉｎｃａｒé 截面对分岔图进

行分析ꎬ得到了惰轮系统振动响应中混沌、概周

期、周期运动 Ｈｏｐｆ 分岔的 Ｐｏｉｎｃａｒé 截面图ꎬ进而

对惰轮系统所处的振动状态进行判断ꎮ
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图 ２　 分岔图

２.１　 系统的 Ｈｏｐｆ 分岔及通向混沌的道路

随着激振频率的减小ꎬ系统出现 Ｈｏｐｆ 分岔ꎬ
并产生了人们不希望看到的混沌行为ꎮ 为了更详

尽地描述系统的 Ｈｏｐｆ 分岔行为以及通向混沌的

过程ꎬ结合 Ｐｏｉｎｃａｒé 截面图进行分析ꎬ如图 ３
所示ꎮ
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图 ３　 Ｐｏｉｎｃａｒé 截面图

当激励频率 ω＝１.３４０时ꎬ系统的截面图为一个

不动点ꎮ 这时系统做稳定的单周期运动ꎬ如图 ３(ａ)
所示ꎻ随着激振频率 ω 的减少ꎬ当 ω＝ １.３３２ ６１时ꎬ原
来稳定的不动点变为稳定的焦点ꎬ如图 ３(ｂ)所示ꎻ
随着参数 ω 的增加ꎬ当 ω＝ １.３３２ ６０４时ꎬ在截面图

上形成一个光滑的吸引不变圈ꎬ发生 Ｈｏｐｆ 分岔ꎬ
如图 ３(ｃ)所示ꎻ当 ω ＝ １.３３２ ６０３ 时ꎬ截面图为一

个概周期圈ꎬ系统进入概周期运动ꎬ如图 ３(ｄ)所
示ꎻω＝ １.３３２ ３５ꎬ概周期圈变形变尖ꎬ系统出现了

锁相ꎬ如图 ３(ｅ)所示ꎻω ＝ １.３１５ꎬ系统由锁相跃迁

至 ６周期运动ꎬ如图 ３( ｆ)所示ꎻω ＝ １.３１０ꎬ系统倍

化为 １２周期运动ꎬ如图 ３(ｇ)所示ꎻω＝ １.３０８ꎬ系统

由 １２周期运动进入混沌ꎬ 如图 ３(ｈ)所示ꎮ

２.２　 阵发混沌分析

图 ４为上述参数画出的分岔图ꎬ为了更详尽

地描述系统的阵发混沌行为ꎬ结合 Ｐｏｉｎｃａｒé 截面

图进行分析ꎬ如图 ５所示ꎮ
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图 ４　 分岔图
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图 ５　 Ｐｏｉｎｃａｒé 截面图

阵发混沌的特点就是系统反复在周期运动、
概周期运动和混沌之间交替变化ꎮ 当 ω ＝ １.１７８ ０
时ꎬ系统处于混沌ꎬ混沌吸引子如图 ５(ａ)所示ꎻ当
ω＝ １.１７８ ２时ꎬ系统的截面图为几个概周期圈ꎬ此
时系统处于概周期运动ꎬ如图 ５(ｂ)所示ꎻ当 ω ＝
１.１７８ ６时ꎬ系统处于 ８周期运动ꎬ如图 ５(ｃ)所示ꎮ
当 ω＝ １.２００ ０ 时ꎬ系统又处于混沌ꎬ如图 ５(ｄ)所
示ꎻ当 ω ＝ １.２３８ ０ 时ꎬ系统处于 ２０ 周期运动ꎬ如
图 ５(ｅ)所示ꎻ当 ω＝ １.２４２ ０时ꎬ系统又处于混沌ꎬ
如图 ５(ｆ)所示ꎮ

２.３　 不同阻尼比对系统的影响

图 ６ 为改变参数依次为 ζ１２ ＝ ０. ０１０ꎬ ζ２３ ＝
０.００２ꎻζ１２ ＝ ０. ０１０ꎬ ζ２３ ＝ ０. ００７ꎻ ζ１２ ＝ ０. ０２０ꎬ ζ２３ ＝
０.００７ꎬ其余参数不变所画的分岔图ꎬ从上到下依

次为增大阻尼比ꎬ发现减小阻尼比之后系统进入

混沌变早且混沌区域明显增加ꎬ阵发混沌现象更

为突出ꎮ

３　 结语

１)通过对惰轮系统进行仿真ꎬ发现随着激振
频率的变化ꎬ系统由 ｈｏｐｆ 分岔转迁为混沌运动的

路径和阵发混沌的现象ꎬ不同参数下也会出现类

似的非线性行为ꎮ
２)通过以上研究发现ꎬ在激振频率处于某些

􀅰５５􀅰
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数值时ꎬ混沌区间较大ꎬ在混沌区域内ꎬ速度的变

化急剧ꎮ 若在此区域内长期运行ꎬ对惰轮系统特

别不利ꎬ应尽量避免此类现象的发生ꎮ 可优化系

统参数使惰轮系统处于合理的工作状况ꎬ例如在

设计和制造时适当调高惰轮系统的阻尼比ꎮ 这样

可以为惰轮系统的优化设计提供一定的理论

参考ꎮ
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