
第  45 卷第  3 期
2025 年  6 月

振动、测试与诊断 Vol. 45 No. 3
Jun.2025Journal of Vibration，Measurement & Diagnosis

耦合激励下行星滚柱丝杠非线性振动研究
∗

莫 帅 1，2，3，  吴生阳 1，2，  张燕琛 1，2，  赵新浩 4，  陈素姣 5，  张 伟 1

（1.广西大学特色金属材料与组合结构全寿命安全国家重点实验室  南宁，530004）
（2.广西大学机械工程学院  南宁，530004）

（3.华中科技大学智能制造装备与技术全国重点实验室  武汉，430074）
（4.中国航发中传机械有限公司  长沙，410200）
（5.柳工柳州传动件有限公司  柳州，545007）

摘要  针对现有行星滚柱丝杠刚体模型忽略螺纹弹性变形及齿轮啮合激励耦合效应的局限，构建了融合齿轮啮合

激励以及螺纹变形的动载荷分布模型。首先，阐明了啮合激励对螺纹副瞬态接触行为的作用机制，并据此推导出齿

轮啮合振动和螺纹轴向振动微分方程；其次，采用小波变换、相图和庞加莱截面等时频分析技术研究系统动态响应，

揭示了在不同外部载荷频率下的分岔演化模式；最后，对系统行为进行全局分析，以研究初始条件对系统响应的影

响，为理解系统的整体动态演化奠定了基础。结果表明，齿轮和螺纹啮合之间的耦合相互作用会引起明显的非线性

动态行为，并且齿轮副系统对初始状态的依赖性更强。
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引  言

行 星 滚 柱 丝 杠（planetary roller screw mecha⁃
nism，简称 PRSM）是一种高精度传动装置，通过螺

纹啮合实现旋转与直线运动转换。其具有体积小、

噪声低、承载强、速度快和寿命长等优势，在飞行器

舵面控制、高精度机床及人形机器人等方面具有广

阔应用前景，特别在人形机器人直线关节中具有关

键作用。然而，由于结构复杂及运动特性具有明显

非线性，其动态响应与振动特性对工况变化高度敏

感，因此深入研究 PRSM 的非线性动力学特性是实

现机器人精密控制与系统优化的重要课题。

目前，PRSM 研究主要聚焦于结构参数优化设

计［1］、接触机理与特性分析［2］以及运动学与动力学行

为研究。研究表明，其载荷传递性能显著取决于接

触状态［3］。相关研究涉及接触几何与运动学特

性［4⁃5］，例如：局部功率耗散机制［6］、基于共轭接触的

滑动速度分析及其受装配误差与几何参数的影

响［7］，以及特定导程下的滚动行为稳定性［8］。为了深

入理解力学行为，文献［9］基于赫兹接触与螺纹变形

构建了力学模型，揭示了力学误差与载荷分布对性

能的影响机制。

现有动力学模型多基于刚体假设，忽略弹性变

形，据此建立螺旋曲面及螺纹接触方程。Fu 等［10］针

对含轴向载荷及误差的 PRSM，建立了载荷分配模

型及非线性六自由度动力学模型。Mo 等［11］构建了

综合考虑时变啮合刚度、侧隙、传动误差和螺纹摩擦

的复杂非线性模型。然而，PRSM 实际工况主要承

受轴向载荷，系统部件普遍存在弹性变形［12］。这种

变形导致接触点偏移，会引起接触状态的改变，从而

对传动系统的精度与效率产生影响。此外，现有研

究多聚焦于螺纹接触的静态分析，对齿轮副同步啮

合动态接触特性及参数耦合效应的研究较少。许千

斤等［13］提出了一种计入惯性力与啮合激励的螺纹副

动载荷分布计算方法。在齿轮系统动力学领域，Mo
等［14］建立了考虑时变啮合刚度、齿侧间隙及偏心误

差的非线性动力学模型。莫帅等［15］构建了包含轴承

滚动体变形、齿侧间隙与综合传递误差的模型，探究

了参数对振动的影响。

笔者分析了螺纹弹性变形及齿轮副啮合激励对
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载荷分布与系统动力学的影响，通过引入齿轮副啮合

激励，结合螺纹副动载荷分布模型，构建了系统振动

微分方程，并通过数值分析揭示其动力学响应特性，

为其复杂激励下的非线性行为表征提供理论依据。

1 行星滚柱丝杠运动及受力分析

建立如图 1 所示的行星滚柱丝杠结构及坐标系

来描述机构中各零件运动。全局坐标系 O⁃xyz 固定

在 空 间 中 ，原 点 O 位 于 丝 杠 左 端 。 局 部 坐 标 系

Op⁃xpypzp 固定在保持架的左端中心，随其旋转而同

步转动。坐标系 Opr⁃xpryprzpr的原点位于每个滚柱中

心，该坐标系与 Op⁃xpypzp保持轴向平行。

当丝杠角速度为 ωs时，螺母输出轴向速度为

vN = p
2π ωS （1）

其中：p 为螺距；下标 N 表示螺母。

螺母轴向位移  xN与丝杠转角  φs的关系为

xN = p
2π φS （2）

同时，螺母在轴向移动时，滚柱在其内部进行滚

动，并且保持与螺母相同的轴向速度。

1.1　螺纹啮合弹性变形　

螺纹在载荷作用下产生的主要变形形式包括：螺

纹牙在接触力作用下产生的弯曲与剪切变形、螺纹

轴段因拉压应力产生的轴向变形以及接触点的局部

法向接触变形。螺纹牙受力变形形式如图 2 所示。

如图 3 所示，在载荷作用下，螺纹牙会产生多种

形式的变形。径向载荷 Fr 引起的径向压缩变形记

为 δi
r；轴向载荷则引发螺纹牙的弯曲与剪切变形记

为 δi
bend，同时牙根处的剪切变形及倾斜变形分别表

现为 δi
cut 与 δi

tilt。

由径向力引起丝杠或滚柱的螺纹牙变形［13］公

式为

δ i
r = ( 1 - μ ) F r

E
Di

p
1
2 tan2 βi （3）

其中：i取 S 或 R，分别表示丝杠或滚柱；μ 为泊松比；

Di 为螺纹大径；βi 为螺纹牙侧角；E 为弹性模量；下

标 r表示径向。

由径向力引起的螺母螺纹牙变形公式为

δ N
r = ( D 2

N + d 2
N

D 2
N - d 2

N
+ μ) F r

E
dN

p
1
2 tan2 βN （4）

其中：DN为螺母大径；dN为螺母小径。

轴向载荷引起的轴向总变形可视为螺纹牙在受

力过程中因牙型几何特性所产生的弯曲、剪切、牙根

倾斜及剪切等变形效应的综合结果。

δ i
a = δ i

bend + δ i
cut + δ i

tilt （5）
其中：下标 a表示轴向。

δ i
bend = 3F a ( 1 - μ )2

4E

é

ë
ê
êê
ê ù

û
úúúú1 - ( )2 - bi

ai
+ 2 ln ( )bi

ai

tan3 βi

-

3F a ( 1 - μ )2

4E ( bi

ai )
2

4 tan βi +

6F a ( 1 + μ )
5E tan3 βi

ln ( bi

ai ) （6）

δ i
cut =

12F a( )1 - μ2 ci

πEa2
i

(ci - bi tan βi

2 ) （7）

图 1　行星滚柱丝杠结构及坐标系

Fig.1　Structure and coordinate system of PRSM

图 2　螺纹牙受力变形形式

Fig.2　Thread deformation form

图 3 螺纹牙变形

Fig.3　Thread deformation
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δ i
tilt =

2F a( )1 - μ2

πE
p
ai

ln ( p + ai /2
p - ai /2 )+

2F a( )1 - μ2

πE
1
2 ln ( 4p2

a2
i

- 1) （8）

其中：i取 S、R 或 N，分别表示丝杠、滚柱或螺母。

根据式（5）~（8），得到螺纹轴向刚度的计算式为

kiz = F ai /δ i
a （9）

1.2　齿轮啮入激励和时变啮合刚度激励　

在实际工况下，内啮合齿轮承受啮合激励发生

弹性变形，导致滚柱齿轮的法向齿距 PR小于内齿圈

的法向齿距 PG，从而引发啮合干涉，出现法向冲击

速度，造成齿轮啮入冲击。图 4 中的 A 点即为冲击

发生位置，该冲击可简化为两圆柱体间的法向碰撞，

冲击速度等效为两齿之间的法向相对速度。

根据冲击力学理论，当齿轮副发生冲击时，齿轮

齿面会产生一定的弹性变形，这个变形量达到最大

值 δmax时，齿轮副在冲击过程中承受的冲击力也会随

之增大，直到达到其峰值 Fmax。冲击力最大值 Fmax、

变形量最大值 δmax及冲击能量 E 之间的关系式为

ì

í

î

ï
ïï
ï

ï
ïï
ï
ï
ï

δmax = Fmax l
b

E = 1
2

m q1 m q2

m q1 + m q2
v2

m = 1
2l

δ 2
max

（10）

其中：mq1、mq2为滚柱齿轮与内齿圈在瞬时啮合线方

向上的等效质量；l为齿轮副在啮入冲击点的等效综

合柔度，l=l1+l2+lt；l1 与 l2 分别为齿轮与内齿圈在

该点处的弯曲柔度；lt 为接触柔度；下标 m 表示啮

合；b 为齿轮宽度。

由式（10）可得滚柱轮齿与内齿圈轮齿啮合最大

冲击力的表达式为

Fmax = vm
bI1 I2

( I1 ṙ 2
R + I2 r 2

G ) l
（11）

其中：下标 G 表示齿轮；vm为沿啮合线方向的冲击速

度，vm = vSG - vSR = ωG rG - ωR r 'ring； vSG、vSR 分别为

齿轮线速度 vG、齿圈线速度 vring在瞬时啮合线方向的

投影；r'ring为齿轮副啮合半径瞬时值，r 'R = a cos ( αA +
ε + θ1 + α - αB ) - rG；ωring、ωG 分别为齿圈和齿轮的

角速度；αA、αB分别为啮合点 A、B 的压力角。

采用冲击力随时间变化的半正弦脉冲函数来表

征碰撞冲击过程，则齿轮副在发生线外啮合时所产

生的冲击力可表示为

Fm ( t )= Fm sin ( πt/tm )= Fm sin ωm t （12）
其中：tm 为啮合冲击时间；ωm 为啮合冲击角速度，

ωm=π/tm。

在行星滚柱丝杠的齿轮副中，齿轮与齿圈之间

的时变啮合刚度构成其主要内部激励源。为简化分

析，将轮齿等效为固定在齿根圆上的悬臂梁模型。

啮合刚度计算模型如图 5 所示。

齿轮副时变啮合刚度主要由接触刚度与弯曲刚

度构成。在齿轮与内齿圈啮合过程中，由于重合度

大于 1，故啮合状态在单齿与双齿间交替变化。通

过修正双齿啮合区基体刚度，来提高建模精度，进而

得到时变啮合刚度 kₘ为

km = 1/( 1
ξG kG

+ 1
k coin

+ 1
ξ ring k ring

) （13）

其中：ξG与 ξring分别为齿轮与齿圈的修正系数；kG、kring

为其相应的基体刚度：kcoin为重合度对轮齿啮合对应

的啮合刚度。

图 4 齿轮副啮入冲击模型

Fig.4　Gear pair meshing impact

图 5 啮合刚度计算模型

Fig.5　Meshing stiffness calculation model
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kcoin的计算式为

k coin = ∑
j = 1

γ

k j
coin = ∑

j = 1

γ

1/( 1
k j

+ 1
k j

G
+ 1

k j
ring

) （14）

其中：kj
coin 为第 j 对齿的啮合刚度；kj

G 与 kj
ring 分别对应

第 j对齿的接触刚度，k j
ring = 1/( 1

k j
1

+ 1
k j

2
+ 1

k j
3

)，k j
G =

1/( 1
k j

4
+ 1

k j
5

+ 1
k j

6
)；kj 为赫兹接触刚度；kj

4、kj
5、kj

6、kj
1、

kj
2 与 kj

3 分别为齿轮与齿圈第 j个齿的弯曲、剪切及轴

向压缩刚度。

齿轮副啮合激励 FG为

FG = km ( t ) [ y ring ( t )- yG ( t )] （15）
其中：yring（t）和 yG（t）分别为内齿圈基圆和滚柱齿轮

某点的振动位移。

1.3　齿轮啮合激励对螺纹动态接触力影响　

图 6 为螺纹接触力示意图。图中：OSR表示滚柱

与丝杠接触点；rSR 与 r'SR 分别为滚柱侧与丝杠侧的

啮合半径；θSR 和 θ'SR 为对应的啮合偏角。基于螺旋

曲面啮合特性，笔者对滚柱与丝杠间的接触界面进

行受力分析。

对接触点螺旋曲面接触特性进行分析［12］，得到

滚柱丝杠接触力为

FSR =

f max
SR

é

ë

ê

ê
ê
êê
ê

ê

ê ù

û

ú

ú
úú
ú

ú    cos θSR tan βSR -sin θSR tan λSR

-sin θSR tan βSR - cos θSR tan λSR

-1
1 + tan2 λSR + tan2 βSR

   （16）

其中：βSR 为接触点处的齿侧角；λSR 为接触点处的螺

旋升角；f max
SR 为接触力最大值。

同理可推出滚柱⁃螺母侧接触力 FNR。在综合考

虑时变啮合激励以及啮入激励的条件下，丝杠与滚

柱侧的接触力记为 fSR，螺母与滚柱侧的接触力记

为 fNR，即

fSR =
ì
í
î

ïï
ïï

f max
SR + 2Fm        ( 0 < t ≤ ts )

f max
SR + 2FG        ( ts < t ≤ te )

（17）

fNR =
ì
í
î

ïï
ïï

f max
NR + 2Fm        ( 0 < t ≤ ts )

f max
NR + 2FG        ( ts < t ≤ te )

（18）

其中：te 为一对齿轮脱离啮合的时间；ts 为啮入冲击

时间。

在行星滚柱丝杠承受轴向载荷过程中，其螺纹

牙发生相互接触并产生弹性变形。其中，某 2 组相

邻的螺纹接触对，连同各自螺纹轴段，共同构成一个

闭合的螺纹传力环路。该环路中，2 对接触螺纹满

足轴向上的变形协调条件。图 7 为某一轴段螺纹牙

变形协调关系示意图。

在第 i个螺纹闭环中，丝杠、滚柱与螺母对应的轴

段可视为位于第 j与第 j+1螺纹牙之间的基体区域。

根据变形协调条件，滚柱变形量等于螺母变形量，即

pN + ∑δ N
ai = pR + ∑δ R

ai （19）
其中：pN与 pR分别为螺母与滚柱的螺距。

螺母的轴向变形量∑δN
ai 以及滚柱的轴向变形量

∑δR
ai 的计算公式为

ì
í
î

∑δ N
ai = δ N

aj + δ N
aj + 1 + δ NR

aj + 1

∑δ R
ai = δ R

aj + δ R
aj + 1 + δ NR

aj

（20）

其中：δN
aj 与 δR

aj 分别为螺母与滚柱第 j 个螺纹牙的轴

向变形；δN
aj + 1 与 δR

aj + 1 分别为螺母与滚柱在第 j+1 个

螺纹牙的轴向变形；δNR
aj 与 δNR

aj + 1 分别为滚柱与螺母

接触侧相邻两螺纹牙的轴向接触变形。

滚柱⁃螺母侧轴向运动状态下的动载荷分布方

程为

∑
j = 1

i

fNRj

kNa
+ fNRi - fNRi + 1

kNz
+ fNRi

kNRa
= fNRi + 1 - fNRi

kRz
+

fNRi + 1

kNRa
+

∑
j = 0

é ùi/2

( fNRj - fSRj )+ fNR ( é ùi/2 + 1 )

kRa
+

∑
j = 0

é ùi/2

( fNRj - fSRj )

kRa
（21）

图 6 螺纹接触力示意图

Fig.6　Contact force diagram of thread

图 7　螺纹牙变形协调关系示意图

Fig.7　Schematic diagram of thread deformation coordination 
relationship
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同理，滚柱⁃丝杠侧螺纹副动载荷分布方程为

∑
j = 1

n

fSRj - ∑
j = 1

i

fSRj

kSa
+ fSRi + 1 - fSRi

kSz
+ fSRi + 1

kSRa
= fSRi

kSRa
+

fSRi - fSRi + 1

kRz
+

2∑
j = 0

é ùi/2

( fNRj - fSRj )+ fNR ( é ùi/2 + 1 )

kRa

   （22）
其中：kia、kiz 分别为螺纹轴段刚度和螺纹牙刚度；

kNRa、kSRa 分别为螺母⁃滚柱侧、丝杠⁃滚柱侧螺纹轴向

接触刚度；fNRj、fSRj 分别为第 j 个螺纹牙上螺母⁃滚柱

侧、丝杠⁃滚柱侧轴向接触力。

结合式（19）~（22），采用表 1 所示的行星滚柱

丝杠结构参数，得到考虑齿轮副啮入激励和时变啮

合激励下的接触力 fSR 和 fNR，以及螺纹副动载荷分

布。齿轮啮合作用下的螺纹副动态接触力如图 8 所

示。忽略齿轮副影响的螺纹副载荷分布如图 9 所

示。齿轮啮合激励作用下的螺纹副动载荷分布如

图 10 所示。

2 行星滚柱丝杠动力学建模

图 11 为行星滚柱丝杠系统动力学模型。为简

化计算，只考虑丝杠、滚柱与螺母螺纹之间的库伦摩

擦，忽略了保持架与滚柱之间以及保持架与内齿

圈 之 间 的 摩 擦 ，且 每 个 滚 柱 的 受 力 和 运 动 状 态

相同。

在齿轮传动过程中，为防止因齿轮轮齿直接接

触摩擦导致的热膨胀，齿廓之间必须保留一定的间

隙。为了精确描述齿侧间隙对齿轮啮合过程中的动

力学行为的影响，引入间隙函数

h ( x )=
ì

í

î

ïïïï

ïïïï

x - bm ( x > bm )
0 ( |x| < bm )
x + bm ( x < -bm )

（23）

其中：bm为齿侧间隙值的一半。

根据集中质量法，考虑滚柱和螺母在 x，y 方向、

绕自身轴线的振动位移以及丝杠在 z 轴方向的振动

位移。系统考虑 12 个自由度，据此可将广义坐标

写为

表 1　行星滚柱丝杠结构参数

Tab.1　Structural parameters of PRSM

参数

中径 di/mm
螺距 p/mm
螺纹头数

螺纹长度/mm
牙侧角 β/(°)
齿数

模数/mm

丝杠

25
2.5
5

100
45
—

—

螺母

45
2.5
5

25
45
—

—

滚柱

10
2.5
1

20
45
20
0.5

图 8　齿轮啮合作用下的螺纹副动态接触力

Fig.8　Dynamic contact force of threaded pair under gear 
meshing

图 9　忽略齿轮副影响的螺纹副载荷分布

Fig.9　Load distribution of thread pair ignoring the influence 
of gear pair

图 10 齿轮啮合激励作用下的螺纹副动载荷分布

Fig.10　Dynamic load distribution of threaded pair under gear 
meshing excitation

图 11　行星滚柱丝杠系统动力学模型

Fig.11　Dynamic model of PRSM
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X= [ zS，xpn，ypn，zpn，upn，x c，y c，u c，x r，y r，y r，u r ]
( n = 1，2，⋯，n roller ) （24）

其中：下标 pn 表示第 n 个滚柱轴端齿轮；下标 c 表示

保持架；u 为绕回转轴的振动角位移。

根据上述动力学模型，得到丝杠动力学微分方

程为

mS
d2 zS

dt 2 + cSz

dzS

dt
+ kSz zS + fSR + M Sqz = 0   （25）

滚柱动力学微分方程为

ì

í

î

ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï
ï
ïï
ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï
ïï
ï

ï

ï

ï

ï

ï

m q ( d2 x pn

dt 2 - 2ω q
dypn

dt
- ω 2

q x pn )+ JSqx + J rqx +

M Sqx + M rqx - kqx δ rn sin ϕ rn - kqx δ cnx - cqx

dδxn

dt
= 0

m q ( d2 ypn

dt 2 + 2ω q
dxpn

dt
- ω 2

q ypn )+ JSqy + J rqy +

M Sqy + M rqy - kqy δ rn cos ϕ rn - kqy δ cny - cqy dδyn

dt
= 0

m q
d2 zpn

dt 2 + cqz

dδzn

dt
+ kqz δzn + fSR + fNR = 0

Iq

rq
2

d2 upn

dt 2 - kqu δ rn - cqu dδun

dt
- T in

rq
= 0

（26）
保持架动力学微分方程为

ì

í

î

ï

ï

ï

ï

ï

ï
ïï
ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï
ïïï
ï

ï

ï

ï

ï

m c ( d2 x c

dt 2 - 2ω q
dy c

dt
- ω 2

q x c )+ ∑
n = 1

nr

kqx δ cnx +

k cx x c + ccx

dx c

dt
= 0

m c ( d2 y c

dt 2 + 2ω q
dx c

dt
- ω 2

q y c )+ ∑
n = 1

nr

kqy δ cny +

k cy y c + ccy

dy c

dt
= 0

( Ic /rc
2 ) d2 u c

dt 2 + ∑
n = 1

nr

kqu δ cnu + k cu u c + ccu
du c

dt
= 0

（27）

螺母动力学微分方程为

ì

í

î

ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï
ïï
ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï
ïï
ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï

mnr ( d2 xnr

dt 2 - 2ω q
dynr

dt
- ω 2

q xnr )+ J rqx + M rqx -

∑
n = 1

nr

k rx δ rn sin ϕ rn + k rx x r + c rx
dxnr

dt
= 0

mnr ( d2 ynr

dt 2 + 2ω q
dxnr

dt
- ω 2

q ynr )+ J rqy + M rqy +

∑
n = 1

nr

k ry δ rn cos ϕ rn + k ry y r + c ry
dynr

dt
= 0

mnr
d2 znr

dt 2 + c rz
dznr

dt
+ k rz znr + fNR = 0

Inr d2 unr

rnr
2 dt 2 - ∑

n = 1

2

k ru δ rn + k ru unr + c ru
dunr

dt
- T out

rnr
= 0

（28）

其中：Jsq、Jrq分别为丝杠⁃滚柱、螺母⁃滚柱侧接触力及

齿轮啮合力的合力；Msq、M rq 分别为滚柱⁃丝杠、螺

母⁃滚柱侧摩擦力，摩擦力公式可参考文献［14］；下

标 x，y 分别表示在 x，y 方向。

δrn 为齿轮相对于内齿圈的位移沿啮合线上的

投影，表达式为

δ rn = ( x pn - x r ) sin ϕ rn +( y r - ypn ) cos ϕ rn + u r +
un + γ rn ( t ) （29）
上述振动微分方程求解过程中，各参数数量级

相差较大，可能导致求解迟滞、求解精度低甚至求解

错误等问题。因此，引入 bm 与 ω 对方程进行无量纲

化处理。令 τ = ωt，即

ω = km ( 1
m q

+ 1
m nr

) （30）

其中：mq、mnr分别为滚柱与螺母质量。

3 行星滚柱丝杠系统动态响应

为分析系统非线性振动响应随着外部负载激励

频率 ωe（ωe = ωs/ω，ωs为丝杠转速）的变化规律，对

微分方程进行求解，得到系统的振动响应。

图 12、13 分别为 ωe=0.96 和 ωe=1.15 时齿轮副

啮合位移振动响应。当 ω ₑ=0.96 时，系统处于混沌

状态，表现为时域响应无明显周期性、频谱中低频成

分丰富、相图轨迹杂乱且 Poincaré 截面呈离散分布，

反映出系统高度非线性特性。当 ω ₑ=1.15 时，系统

转入周期 2 运动，时域图表现出稳定的双周期特征，

图 12 ωe = 0.96 时齿轮副啮合位移振动响应

Fig.12　Gear vibration displacement when ωe = 0.96
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频谱中仅存在 2 个主频成分，Poincaré 截面呈现 2 个

集中点，系统动力学行为趋于有序。图 12、13 表

明，齿轮副振动响应受激励频率 ω ₑ影响显著。三维

频谱进一步验证了啮合频率随激励变化的分布

特性。

图 14 为滚柱沿啮合线 δrn频率⁃位移分岔图。系

统随着激励频率 ω ₑ的变化呈现典型的非线性动力

学演化过程：在 ω ₑ=0.76 处经倍周期分岔进入混沌

状态，于 ωₑ=1.08 跃迁至周期 2 运动，并最终在 ωₑ=
1.20 恢复为稳定的周期运动。

图 15、16 分别为 ωe=0.75 时和 ωe=1.4 时丝杠

轴向位移振动响应。图 17 为丝杠轴向位移振动频

率⁃位移分岔图。可见，其表现出与齿轮副相似的响

应规律，系统由混沌转入倍周期分岔，最终进入准周

期运动，但是丝杠轴向振动更小，分岔演化更为

简单。

图 15 ωe = 0.75 时丝杠轴向位移振动响应

Fig.15　Screw axial vibration displacement when ωe = 0.75

图 16　ωe = 1.4 时丝杠轴向位移振动响应

Fig.16　Screw axial vibration displacement when ωe = 1.4

图 14　滚柱沿啮合线 δrn频率-位移分岔图

Fig.14　Frequency-displacement bifurcation diagram of roller 
along meshing line δrn

图 17　丝杠轴向位移振动频率-位移分岔图

Fig.17　Vibration frequency-displacement bifurcation dia⁃
gram of screw axial displacement

图 13 ωe = 1.15 时齿轮副啮合位移振动响应

Fig.13　Gear vibration displacement when ωe = 1.15
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4 行星滚柱丝杠系统全局特性分析

全局性态分析主要研究非线性系统长时间历程

后稳态响应对系统初态的依赖性，以及动力学系统

参数变化对稳态响应的影响。图 18 为齿轮副沿啮

合线振动位移全局分岔图，展示了齿轮副在激励频

率 ω ₑ∈（0.7，1.6）区间内的全局分岔特性，不同颜色

代表不同吸引子类型。其中：P1表示单周期运动；P2

表示周期 2 响应；PN 表示混沌行为。结果表明：在

ω ₑ∈（0.7，0.89）∪（1.19，1.6）范围内，系统响应相对

稳定，分岔结构变化一致；在 ω ₑ∈（0.89，0.96）区间，

P3与混沌响应共存；ωₑ∈（0.96，1.09）时，系统呈现多

种复杂响应共存态；而在 ω ₑ∈（1.12，1.16） 区间内，

则主要表现为 P2 与 P3 并存的周期运动。上述结果

揭示了系统在不同激励频率下显著的多稳态与非线

性演化特征。

图 19 为滚柱沿轴向振动全局分岔图，展示了当

ωe∈（0.7，1.6）时丝杠沿轴向等效位移全局分岔特

性。当系统激励频率在 ωe∈（0.7，1.16） ∪（1.33，1.6）
范围内时，多条分岔曲线的变化趋于一致。当激励

频率 ωe∈（1.18，1.28）时，系统表现出 2 种类型的 P2

响应；当激励频率 ωe∈（1.28， 1.32）时，系统同时存

在 P1和 P2响应。

图 20、21 分别为齿轮副和丝杠轴向振动胞映

射。可以看出，齿轮副和丝杠振动全局性态随着激

励频率的变化情况，不同颜色区域对应不同响应状

态。显然，随着激励频率的变化，齿轮副不同响应之

间的边界更加复杂，吸引域的分形结构更加精细。

5 结  论

1） 齿轮副啮合激励对螺纹副动载荷分布具有

显著影响，导致滚柱⁃丝杠侧与滚柱⁃螺母侧各螺纹

牙接触力呈周期性波动。同时，齿轮副非线性振动

特性诱发丝杠轴向方向的非线性动力学响应。

2） 在外部激励作用下，系统展现出典型的非线

性动力学行为。在激励频率 ω ₑ ∈ （0.7， 1.6）范围

内，系统经历周期、倍周期及混沌演化过程。其中，

图 20 齿轮副振动胞映射

Fig.20　Gear vibration cell mapping

图 18　齿轮副沿啮合线振动位移全局分岔图

Fig.18　Global bifurcation diagram of gear vibration displace⁃
ment

图 19　滚柱沿轴向振动全局分岔图

Fig.19　Global bifurcation diagram of roller vibration along 
axial direction

图 21 丝杠轴向振动胞映射

Fig.21　Screw axial vibration cell mapping
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在 ω ₑ∈（1.19， 1.6），即丝杠转速 ωS∈（73， 98） rad/s 
时，对应稳定周期运动状态。

3） 基于胞映射法对系统全局响应进行分析表

明，齿轮副与螺纹副系统均存在多稳定态共存现象，

且齿轮副在频率演化过程中展现出更复杂的吸引域

结构与响应分界，反映出其更强的初始条件敏感性。
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