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摘要：基于欧拉方程推导出了含万向铰偏斜旋转轴的横向振动模型，利用多尺度方法对该模型进

行求解，得出了该偏斜系统可能出现的多种共振模式，进而对含万向铰偏斜轴系横向振动和型组

合共振、差型组合共振进行稳定性分析，并对该类偏斜系统横向振动和型组合共振响应进行数值

计算与仿真，检验所得稳定性理论分析结果。研究表明：对于和型组合共振而言，其稳定性边界

与输入扭矩 T0、支撑轴承安装位置 l、轴承刚度 Kx2和 Ky2等因素有关；当轴承安装位置距万向铰

中心较近或者轴承弹簧刚度系数较小时，系统在频率(ω10+ω20)/2 附近产生和型组合共振的区域

减小，即能够抑制系统和型组合共振的产生。该研究可为偏斜轴系振动与噪声抑制提供理论支持。 
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1 引  言 

万向铰被普遍应用于汽车传动轴、旋转驱动线

等机械系统。在该转子系统中，由万向铰引起的角

速度波动会导致系统的非线性振动及其运动失稳问

题；在由制造或安装过程中而产生的实际误差偏斜

的作用下，这种振动形式表现出更复杂的特性[1]，

因此，研究含万向铰偏斜轴系的扭转和横向振动可

为偏斜系统振动机理分析、振动控制及降噪奠定理

论基础。 
从偏斜的定义与分类看，对于横向振动问题，

可以从考虑万向铰结构偏斜以及考虑实际误差偏斜

这两方面分别进行研究，也可以考虑当两种偏斜情

形共存时对此问题进行研究。文献[2]~[3]从传统的

受力分析出发，以万向铰传递力矩的横向分量作为

激励，从理论和实验两方面对含万向铰偏斜旋转轴

的横向振动进行了研究，重点讨论了由派生力矩引

起的从动轴的强迫振动频率和共振等问题；并进一

步指出，当偏斜转子系统固有频率与驱动轴转动角

速度成偶数倍关系时，从动轴将会产生横向振动的

共振。在上述研究基础上，文献[4]简单给出了含万

向铰偏斜旋转轴的非线性横向振动模型，其中含有

正弦外激励和参数激励，利用Bogoliubov-Mitropolsky
方法得到了近似解，并用实验进行了验证。该理论

模型以线位移表示横向振动，推导与求解过于简单，

且并未从偏斜的角度进行分析与研究。文献[5]完全

忽略了万向铰结构偏斜和实际误差偏斜，在理想情

况下对由卡丹铰驱动的转子系统进行了横向振动研

究；文献[6]~[9]提出了考虑转子系统实际误差偏斜

的重要性，并从建模、求解、实验等方面对此进行

了深入系统地研究。国内方面，万向铰偏斜转子系

统振动的研究并不多见，更多的研究立足于大型转

子系统，并取得了丰富的研究成果。对于仅考虑万
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向铰结构偏斜以及考虑两种偏斜同时存在时旋转轴

系横向振动的研究很少，因此，有必要对存在万向

铰固有结构偏斜的旋转轴系横向振动及其稳定性进

行分析，并与上述已有研究成果进行综合与对比，

从而全面系统地反映出含万向铰偏斜旋转轴横向振

动的动力学特性。 
本文主要研究了含万向铰偏斜旋转轴横向振动

的组合共振模式及其稳定性问题。首先推导出含万

向铰偏斜旋转轴的横向振动模型并对其进行求解，

得出该偏斜系统可能出现的多种共振模式，进而对

含万向铰偏斜轴系横向振动的各种共振模式进行稳

定性理论分析与数值仿真。 

2 含万向铰偏斜旋转轴的横向振动

模型 
当只考虑存在万向铰固有结构偏斜时，驱动轴

与从动轴处于同一平面内，且两轴之间的夹角用ϕ
表示。当驱动轴转动时，在万向铰的作用下，从动

轴产生横向振动(如图 1 所示)，用广义坐标(角位

移) Lα 和 Lβ 描述从动轴的横向振动。 

 
图 1 偏斜旋转轴横向振动的广义坐标 

 
图 2 偏斜轴系横向振动的运动坐标系 

如图 2 所示，在驱动轴、从动轴初始位置、产

生横向振动的从动轴上分别建立坐标系 X0Y0Z0、

x0y0z0、x2y2z2。其中：坐标系 X0Y0Z0 和 x0y0z0 为固定

坐标系；x2y2z2 为固连于从动轴但不随从动轴一起转

动的运动坐标系；所有坐标系的原点均为 O 点。坐

标系X0Y0Z0可由坐标系 x0y0z0绕 x0轴旋转φ角得到； 

坐标系 x2y2z2可由坐标系 x0y0z0 先绕 x0 轴旋转 Lα 角

再绕 y1 轴旋转 Lβ 角而得到。坐标系 X0Y0Z0、x0y0z0、

x2y2z2 上相应坐标轴的单位向量分别用( 0I ， 0J ，

0K )、( 0i ， 0j ， 0k )、( 2i ， 2j ， 2k )表示。各坐标

系之间的坐标变换关系可由相应的方向余弦矩阵

ϕC 、 LαC 、 LβC 表示[10]。 
令运动坐标系 x2y2z2 相对于固定坐标系 x0y0z0

的转动角速度为 2ω ，其在运动坐标系 x2y2z2 中的 3
个分量分别为 2xω 、 2yω 、 2zω ，则万向铰驱动的偏

斜旋转轴的横向振动模型可表示为 
2, 2 2, 2 2, 2, 2 2 2,( )x O x z O y z O y O y z x OJ J J J Mω ψω ω ω+ + − =  (1) 

2, 2 2, 2 2, 2, 2 2 2,( )y O y z O x x O z O x z y OJ J J J Mω ψω ω ω− + − =  (2) 

其中： 2,x OJ 、 2,y OJ 、 2,z OJ 分别为从动轴绕运动坐标系

O-x2y2z2中 Ox2、Oy2、Oz2轴的转动惯量； 2,x OM 、 2,y OM
分别表示 Ox2、Oy2轴方向上相对于原点 O 的力矩。 

由于向量 0i 在坐标系 x2y2z2 中可表示为

0 2 2cos sinL Lβ β= +i i k ，根据图 2 中的坐标系旋转关

系可得 

2 2 2 2cos sinL L L L Lα β β α β= + +i j kω     (3) 
作用于从动轴的外力矩由两部分组成：第一部

分为万向铰作用于从动轴上的力矩，该力矩是由驱

动力矩引起的；第二部分为轴承力矩，是由从动轴

的支撑轴承产生的。若驱动轴在外扭矩 0T 的作用下

以匀角速度ω旋转，令万向铰作用于从动轴上的力

矩为 T
2 2 2( , , )x y zT T T=T ，其中 2xT 、 2yT 、 2zT 表示力

矩在坐标系 O-x2y2z2 中沿三个坐标轴的分量。若不

考虑万向铰的质量、转动惯量以及各种摩擦，力矩

T 的方向必与万向铰十字轴平面垂直。令该方向的

单位向量为 ne ，当主动轴转动θ 时，参考文献[6]
的求解过程，可得到单位向量 ne 在坐标系 O-x2y2z2

中的具体表达式。从而万向铰作用于从动轴上的力

矩 nT=T e ，且其与驱动扭矩 0T 的关系为 

0 0 0nT T= ⋅ = ⋅T K e K            (4) 

将轴承处理为互相垂直的两对弹簧与阻尼器，

其中：沿 x2 轴方向弹簧刚度系数为 2xK ，阻尼器阻

尼系数为 2xC ；沿 y2 轴方向弹簧刚度系数为 2yK ，

阻尼器阻尼系数为 2yC 。这样，轴承力矩就转化为

由弹力和阻尼力产生的力矩，而由弹力和阻尼力产

生的力矩主要取决于从动轴末端的位移，即从动轴

的变形。令：从动轴受到的轴承弹力为 s K= −F d ； 
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从动轴受到的阻尼力 d C= −F d 。根据文献[1]，从动

轴受到的轴承力矩，即弹力和阻尼力相对于万向铰

中心点 O 的力矩分别为 

T
, 2 2 2

2 2
2 2 2 2

( , , )

sin cos sin
s O s sx sy sz

y L x L L

OA M M M

K l K lα α β

′= × =

= − −

M F

i j
 

(5)
 

T
, 2 2 2

2 2
2 2 2 2

( , , )

cos
d O d dx dy dz

y L L x L

OA M M M

C l C lα β β

′= × =

= − −

M F

i j
     

(6)
 

将式(3)～式(6)代入式(1)和式(2)中，即可得到

横向振动模型的非线性常微分方程。在实际工程中，

由于从动轴产生横向振动的角位移较小，以

cos 1Lα ≈ 、 sin L Lα α≈ 、 cos 1Lβ ≈ 、 sin L Lβ β≈ 进

行替换，并在化简过程中略去高次项，令：

2, 2, 0x O y OJ J J= = ； 2, 0z OJ Jκ= (其中κ 为常数)。经

线性化处理并化简后可得到其横向振动模型的矩阵

形式为 

2 2
2 2

0 0 0
2 2

02 2

0 0

0 0

0 0

0
1 0sin 2

0 12
0

0 3 cos2 0 cos2 1csc cos2 csc
2cos 2 04 4

y y

L L L L

L L L Lx x

L

L

C l K l
J J T

JC l K l
J J

T T
J J

κψ
α α α αθ
β β β β

κψ

αϕ ϕϕ θ ϕ
βϕ

⎛ ⎞ ⎛ ⎞
⎜ ⎟ ⎜ ⎟

−⎛ ⎞ ⎛ ⎞ ⎛ ⎞ ⎛ ⎞⎛ ⎞⎜ ⎟ ⎜ ⎟+ + + +⎜ ⎟ ⎜ ⎟ ⎜ ⎟ ⎜ ⎟⎜ ⎟⎜ ⎟ ⎜ ⎟ ⎝ ⎠⎝ ⎠ ⎝ ⎠ ⎝ ⎠ ⎝ ⎠⎜ ⎟ ⎜ ⎟−⎜ ⎟ ⎜ ⎟
⎝ ⎠ ⎝ ⎠

− +⎛ ⎞⎛ ⎞
+⎜ ⎟⎜ ⎟ −⎝ ⎠⎝ ⎠

0

0

2cos2 0

tan sin 2
sin (1 cos2 )2

L

L

T
J

α
βϕ

ϕ θ
ϕ θ

⎛ ⎞⎛ ⎞
⎜ ⎟⎜ ⎟

⎝ ⎠⎝ ⎠
⎛ ⎞

= − ⎜ ⎟−⎝ ⎠
      (7) 

式(7)即为存在万向铰结构偏斜( 0ϕ ≠ )时旋转

轴的横向振动方程。与文献[5]中理想情况下含万向

铰旋转轴横向振动模型( 0ϕ ≠ )相比，式(7)将原模型

进行了推广，使其更符合实际工况。 

3 偏斜旋转轴横向振动的多尺度解 

考虑万向铰固有结构偏斜角度 ϕ 较小的情

况，取近似 cos 1ϕ ≈ 、sinϕ ϕ≈ ，且令： 0 0T Tε ′= ；

Γ εΓ ′= ； 2 2x xC Cε ′= ； 2 2y yC Cε ′= ； κ εκ ′= ，则

式(7)可变换为  

2 2
0 0 0 0

2
0 0 1 2( sin 2 cos 2 )

L L L

L L L

L

L

t t

α α α
Ω ε Γ Ω Ω

β β β

α
Γ Ω ω ω

β

⎡⎛ ⎞ ⎛ ⎞ ⎛ ⎞′ ′+ = − − +⎢⎜ ⎟ ⎜ ⎟ ⎜ ⎟
⎝ ⎠ ⎝ ⎠ ⎝ ⎠⎣

⎤⎛ ⎞
′ + + ⎥⎜ ⎟

⎝ ⎠⎦

K D C

E E E

 

(8)

 

其中 

1 2 0

0 1 0 1 sin 2
, ,

1 0 1 0 1 cos 2
t

t
ω

ϕ
ω

⎛ ⎞ ⎛ ⎞ ⎛ ⎞
≈ ≈ ≈⎜ ⎟ ⎜ ⎟ ⎜ ⎟− −⎝ ⎠ ⎝ ⎠ ⎝ ⎠

E E D ,

2
2

0 0

2
2

0 0

x

y

C l
J

C l
J

κ ν
ε ε

κ ν

′⎛ ⎞
′−⎜ ⎟Ω⎜ ⎟′= = ⎜ ⎟′

⎜ ⎟′−⎜ ⎟Ω⎝ ⎠

C C  

 

记 
2 2 2
10 0 11 2 0/yK K l Jω Ω= = , 

2 2 2
20 0 22 2 0/xK K l Jω Ω= =  

如果 0 0 1 1 0 1

0 0 1 1 0 1

( , ) ( , )
( , ) ( , )

L LL

L LL

T T T T
T T T T

α εαα
β εββ

+⎛ ⎞⎛ ⎞
= ⎜ ⎟⎜ ⎟ +⎝ ⎠ ⎝ ⎠

，用多尺度法，

化简并展开后令ε 的同次幂的系数为零，可得各阶

近似的线性偏微分方程组分别为 
2 2 2 2
0 0 0 11 0 0 0 10 0 0L L L LD K Dα Ω α α ω α+ = + =     (9) 
2 2 2 2
0 0 0 22 0 0 0 20 0 0L L L LD K Dβ Ω β β ω β+ = + =    (10) 

2 2 2 2
0 1 0 11 1 0 1 10 1

2
2

0 1 0 0 0 0 0 0
0

2 2
0 0 0 0 0

2
0 0 0

2

sin 2 sin 2

(cos 2 1)

L L L L

x
L L L

L

L

D K D

C l
D D D D

J

T T

T

α Ω α α ω α

α α κ ν β

Γ Ω ϕ ω Γ Ω α ω

Γ Ω β ω

+ = +

′
′= − − + Ω −

′ ′− +

′ +

 

(11)

 

2 2 2 2
0 1 0 22 1 0 1 20 1

2
2

0 1 0 0 0 0 0 0
0

2 2
0 0 0 0 0

2
0 0 0

2

(1 cos2 ) (cos2 1)

sin 2

L L L L

y
L L L

L

L

D K D

C l
D D D D

J

T T

T

β Ω β β ω β

β κ νΩ α β

Γ Ω ϕ ω Γ Ω α ω

Γ Ω β ω

+ = +

′
′= − + − −

′ ′− + − +

′

 

(12)

 

    将零次近似方程式(9)和式(10)的解代入一次近

似方程方程式 (11)和式 (12)的右边，cos2 tω 和  
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sin 2 tω 分 别 用 0 0j2 j2(e e ) / 2T Tω ω−+ 和 0j2(e Tω -  
0j2e ) / 2 jTω− 代替可得 

10 0

10 0 20 0

20 0 0

0 10 0

10 0 20 0

j2 2
0 1 10 1 10 1

2
j j2

10 20 0
0

j j22 2
0 0

j2 j(2 )2 2
0 0

j(2 ) j(2 )2 2
0 0

2
0

2 j e

j e j e

1e e
2j

1 1e e
2j 2 j
1 1e e
2j 2
1 e
2

T
L L

T Tx

T T

T T

T T

D D A

C l
A A

J

A

A

A A

A

ω
α

ω ω
α β

ω ω
β

ω ω ω
α

ω ω ω ω
α β

β

α ω α ω

ω ω κ νΩ

Γ Ω Γ Ω ϕ

Γ Ω ϕ Γ Ω

Γ Ω Γ Ω

Γ Ω

− +

− +

+ = − −

′
′+ +

′ ′− +

′ ′− +

′ ′+ +

′ 20 0j(2 )Tω ω−

  

(13)

 

20 0

10 0 20 0

10 0 0

0 10 0

10 0 20 0

2 2
0 1 20 1 20 1

2
2j j

10 0 20
0

j22 2 2
0 0 0

j2 j(2 )2 2
0 0

j(2 ) j(2 )2 2
0 0

2 j e

j e j e

1e e
2

1 1e e
2 2

1 1e e
2 2
1

2

j T
L L

yT T

j T T

T T

T T

D D A

C l
A A

J

A

A

A A
j

j

ω
β

ω ω
α β

ω ω
α

ω ω ω
α

ω ω ω ω
α β

β ω β ω

ω κ ν ω

Γ Ω Γ Ω ϕ Γ Ω ϕ

Γ Ω ϕ Γ Ω

Γ Ω Γ Ω

Γ Ω

− +

− +

+ = − +

′
′ Ω − −

′ ′ ′− + +

′ ′+ +

′ ′+ −

′ 20 0j(2 )2
0 e TA ω ω

β
−

 

(14)

 

在 一 次 近 似 方 程 式 (13) 和 式 (14) 中 ， 当

0 0

2
i jω ω

ω =
∓

(其中 , 1,2i j = 且 i j≠ )时，均可使系统

产生共振而出现久期项，这表明该系统有多个组合

共振频率， 10 20

2
ω ω

ω
+

= 的共振为和型组合共振，

10 20

2
ω ω

ω
−

= ( 10 20ω ω> )的共振为差型组合共振。 

4 和型组合共振的稳定性 

以下研究偏斜旋转轴横向振动产生和型组合

共振( 10 20

2
ω ω

ω
+

= )时的稳定性条件。一般情况下，

支撑轴承阻尼较小，所以为重点研究轴承刚度对系

统共振及稳定性边界的影响，一般假设从动轴支撑

轴承无阻尼存在，即 2 0xC = 、 2 0yC = 。令 

10 202ω ω ω εσ= + +             (15) 

将上式代入一次近似方程式(11)和式(12)的右边，将

0Tε 以 1T 代替，为避免久期项出现，复振幅 Aα 和 Aβ

必须满足 
1j2

1 0
10

j e 0
4

TD A A σ
α βΓ Ω

ω
′+ =        (16) 

1j2
1 0

20

j e 0
4

TD A A σ
β αΓ Ω

ω
′+ =         (17) 

将复振幅 Aα 和 Aβ 写为指数形式为： 1j
1e

TA a λ
α

−= ；

1j( )
2e

TA a λ σ
β

+= ，并代入方程式(16)和式(17)中，等

式左右两边均消去
1je Tλ−
可得 

2 2
0 0

1 2 1 2
10 20

0 , ( ) 0
4 4

a a a a
Γ Ω Γ Ω

λ λ σ
ω ω
′ ′

− = + + =  (18) 

根据方程组的非零解条件，解出两个根分别为 

2 4
2 0

1,2
10 20

1
2 4

Γ Ω
λ σ σ

ω ω

⎡ ⎤′
= − ± −⎢ ⎥

⎢ ⎥⎣ ⎦
       (19) 

当 1λ 和 2λ 满足 Im( ) 0iλ = ，即 1λ 和 2λ 为实根时，方程

组式(16)和式(17)的零解稳定，此时，对式(19)应满

足 

2 4
2 0

10 204
Γ Ω

σ
ω ω
′

>  或 
2

0

10 202
Γ Ω

σ
ω ω
′

>      (20) 

又由于 
2

0 2 2 0( ) / (2 ) ,x yK K l JΩ = +  
2 2 2
10 0 11 2 0/ ,yK K l Jω Ω= =  
2 2 2
20 0 22 2 0/ ,xK K l Jω Ω= =  

2
2 20

112 2
0 0 0 0 2 2

2
, ,

2 ( )
y y

x y

K l KT
K

J J K K
Γ

Ω Ω
′

′ = = =
+

 

2
2 2

22 2
0 0 2 2

2
( )

x x

x y

K l K
K

J K KΩ
= =

+
 

将上述各式代入式(20)，可得 

0
2

2 22 x y

T
l K K

σ
′

>            (21) 

由于 2
0 2 2/ (2 )x yT l K Kσ ′= ± 对应于稳定与不稳

定之间的临界状况，因此可代入式(15)以确定(ω , 
ε )参数平面内的稳定图，即 

0 10 20
2

2 2 24 x y

T
l K K

ω ω
ω ε

′ +
± =         (22) 

此近似的稳定图边界由两条直线组成，如图 3
所示，参数共振在不稳定区内产生。 
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图 3  和型组合共振的稳定图 

5 差型组合共振的稳定性 

以下研究偏斜旋转轴横向振动产生差型组合

共振( 10 20

2
ω ω

ω
−

= ， 10 20ω ω> )时的稳定性条件。令 

10 202ω ω ω εσ= − +             (23) 

利用与和型组合共振相同的稳定性分析方法，将复

振幅 Aα 和 Aβ 写成指数形式为： 1j
1e

TA a λ
α = ；

1j( )
2e

TA a λ σ
β

−= 。于是可得：
2

0
1 2

10

0
4

a a
Γ Ω

λ
ω
′

+ = ；

2
0

1 2
20

( ) 0
4

a a
Γ Ω

λ σ
ω
′

+ − = 。根据该方程组的非零解条

件，解出这两个根分别为 

2 4
2 0

1,2
10 20

1
2 4

Γ Ω
λ σ σ

ω ω

⎡ ⎤′
= ± +⎢ ⎥

⎢ ⎥⎣ ⎦
       (24) 

由式(24)决定的根 1λ 和 2λ 恒满足 Im( ) 0iλ = ，满

足实根条件，这说明在频率 10 20

2
ω ω−

附近无论驱动

轴转速如何变化，系统总是稳定的，不会产生差型

组合共振。 

6 横向振动响应仿真与分析 

利用龙格-库塔法求解方程式(7)，可得到偏斜旋

转轴横向振动的时间响应。考虑 2 2x yK K< 的情形，

对横向振动的和型组合共振进行数值计算与仿真，

检验上节所得稳定性的分析结果。 
取：ϕ=5°=0.0873rad； l=0.46m；从动轴密度

ρ=7.83×103kg/m3；从动轴横截面半径 R=2.40×
10-3m； κ=3.96× 10-5 ； T0=0.3N⋅m；Cx2=Cy2=1×
10-3N/m·s-1。当 Kx2=7.740N/m、Ky2=23.220N/m 时，

有：J0=4.597×103kg⋅m2；
2

0Ω = 7.125×102(rad/s)2；

Γ=4.580×10-2；K11=1.5；K22=0.5；C11= C22=0.0017；

2 3 2 2 3 2
10 201.069 10 (rad / s) 3.563 10 (rad / s);ω ω= × = × 。 

 
图 4  和型组合共振响应(Kx2 ≠Ky2，ω=25.9rad/s) 

当 Kx2=7.74N/m 且 Ky2=23.22N/m 时可得：

ω10=32.692rad/s；ω20=18.876rad/s，于是 (ω10+ω20)/2= 
25.784rad/s。若ω=25.9rad/s，其对应的横向振动响应 Lα

和 Lβ 如图 4 所示，系统产生和型组合共振。其中： Lα

和 Lβ 的单位为弧度(rad)；时间 t 的单位为秒(s)，以下

所有图示中的单位均与此相同。 

 
图 5  和型组合共振响应(Kx2 ≠Ky2，ω=26.2rad/s) 
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图 6  和型组合共振响应(Kx2 ≠Ky2，Cx2=Cy2=0，ω=25.9rad/s) 

 

图 7  和型组合共振响应(Kx2 ≠Ky2，Cx2=Cy2=0，ω=26.2rad/s) 

若ω = 26.2rad/s，其对应的横向振动响应 Lα 和

Lβ 如图 5 所示。由此可见 Lα 、 Lβ 的振动幅值较小，

说明系统未产生和型组合共振。 
若不考虑支撑轴承阻尼，即 2 2 0x yC C= = ，则

(ω10+ω20)/2=25.784rad/s。若ω = 25.9rad/s，根据稳

定性判别条件式(20)和式(21)可知，系统产生组合共

振，其对应的横向振动响应 Lα 和 Lβ 如图 6 所示。 
若 不 考 虑 支 撑 轴 承 阻 尼 时 ， 同 样 取

ω = 26.2rad/s，根据稳定性判别条件式(20)和式(21)
可知，系统此时仍然是不稳定的，会产生和型组合

共振，其对应的横向振动响应 Lα 和 Lβ 如图 7 所示。

而此时对于存在轴承阻尼的情形，ω = 26.2rad/s 时

系统是稳定的。 
以上对各种不同条件下的和型组合共振仿真

研究结果与前面所得到的不同共振情形的稳定性分

析结果相一致，证明该稳定性理论结果是正确的。 

7 结 论 

本文研究了含万向铰偏斜旋转轴横向振动的

组合共振模式及其稳定性问题，由上述研究可得以

下结论。 
1)  当驱动轴旋转角速度接近于频率(ω10+ω20)/2
时，系统产生和型组合共振。 
2)  无论驱动轴转速如何变化，系统不会产生差型

组合共振。 
3)  根据稳定性条件式(20)，产生和型组合共振时，

调谐参数σ与输入扭矩 T0、支撑轴承安装位置 l、轴

承刚度 Kx2 和 Ky2 有关。若输入扭矩 T0 一定，当轴

承安装位置距万向铰中心较近或者轴承弹簧刚度系

数较小时，系统在频率(ω10+ω20)/2 附近产生和型组

合共振的区域减小；反之，若轴承安装位置距万向

铰中心较远或者轴承弹簧刚度系数较大时，系统在

频率(ω10+ω20)/2 附近产生和型组合共振的区域增

大。因此，在实际万向铰驱动的偏斜轴系中，要抑

制系统和型组合共振的产生，较合理的方法为尽量

选取大刚度支撑轴承，并且适当选择支撑轴承的安

装位置。 
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