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转子系统振动特性演化规律研究
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摘 要：基于碰摩理论建立 Jeffcott转子系统动力学模型，基于现代非线性动力学和分叉理论对转子系统进行深入

分析，确定周期无碰摩响应的边界、碰摩运动的边界及其稳定性边界。对系统参数阻尼比和偏心率对转子系统振动响

应特性随旋转速度演化规律的影响进行详细分析，得到不同振动响应演化方式在阻尼比和偏心率参数平面上的分布，

给出各种转子系统响应特性随旋转速度的演化规律。分析结果有助于更好地理解转子系统的无碰摩周期运动、同频

全周碰摩运动、局部碰摩运动、反向涡动失稳以及跳跃现象等动态响应特性和系统参数之间的关系。
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Study on the Evolution Law of the Dynamics Characteristics of
Rotor Systems
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Abstract : The dynamic model of a Jeffcott rotor system is established based on the impact theory and analyzed by the

modern nonlinear dynamics and bifurcation theories. The no rub-impact, the rub-impact boundary and the stable boundary

are determined. The influence of the system parameters such as damping radio and eccentricity on the evolution law of the

dynamics characteristics of the rotor system is studied. Several kinds of evolution are then obtained in the parameter spaces

of the damping radio and eccentricity, and the evolution law of the dynamics characteristics of the rotor system with the

changing of rotational speeds is given. These results provide an opportunity for a better understanding of the relationship

between the system parameters and the dynamical characteristics, such as periodtc no- rub motion, the synchronous full

annular rub motion, partial rub motion, the dry whip as well as the jump phenomena.
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燃气轮机、航空发动机、舰船轴系、电动机以及

提升机主轴等旋转机械被广泛地用于诸多工业生产

部门中，因此旋转机械的各种异常振动可能严重威

胁机械的安全运转，甚至可能导致重大的安全事

故。因此，研究转子系统非线性动力学行为和系统

参数之间的关系，揭示转子碰摩条件、稳定性条件以
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及振动特性演化规律对优化转子系统设计和故障诊

断都具有十分重要的意义。

关于转子系统非线性动力学特性的研究，已有

大量的研究成果。许多学者已经从实验分析、理论

数值模拟分析等方面对转子系统的非线性动力学特

性开展了广泛而深入的研究，并发现转子系统中可

能出现的丰富动力学现象，如：跳跃现象 [1–3]、同频全

周碰摩运动 [4]、准周期的局部碰摩 [5–6]、亚谐和超谐

碰摩响应以及混沌行为 [7–9]。到目前为止，虽然在大

量研究成果中涉及了系统参数对转子系统动态响应

特性的影响，但鲜有在阻尼比和偏心率参数平面上

给出转子系统响应特性演化规律的分布。文中将分

析转子系统发生碰摩和鞍结分叉的边界条件，并分
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析转子系统的稳定性，给出转子系统不同演化方式

在阻尼比和偏心率参数平面上的分布规律；并讨论

系统参数阻尼比和偏心率对系统振动响应特性随旋

转速度演化规律的影响，并对不同的演化规律进行

讨论分析。

1 模型与运动控制方程

1.1 动力学模型的建立

转子系统模型如图 1所示，质量为 m 的刚性转

子支撑在刚度为 k 、阻尼为 c的无质量弹性轴上，转

子和定子之间的间隙为 δ ，转子的质心 O3 与其几何

中心 O2 之间的距离为偏心距 e ，定子内环面的碰摩

接触刚度为 kr ，以转子初始形心位置 O1 为原点建立

XO1Y 固定坐标系。

图 1 转子系统模型

则转子和定子之间的摩擦力和接触力为

{Fn = 0
Fτ = 0 ( )u≤ δ

ì
í
î

Fn = kr( )u - δ
Fτ = fFn

( )u > δ
(1)

式中 u = x2 + y2 为转子径向位移；f 为转子与定子

间摩擦系数。将摩擦力和接触力分解到笛卡尔坐标

系 XO1Y 中，为

ì
í
î

ü
ý
þ

Fx

Fy
= é
ë
ê

ù
û
ú

-cosφ sinφ
-sinφ -cosφ

{ }Fn

Fr

= -
kr( )u - δ

u
é
ë
ê

ù
û
ú

1 -f
f 1 { }xy

(2)

则 Jeffcott转子系统动力学方程可表达为

ì

í

î

ïï
ïï

mẍ + cẋ + kx +Θ
kr( )u - δ

u
( )x - fy =meω2 cosωt

mÿ + cẏ + ky +Θ
kr( )u - δ

u
( )fx + y =meω2 sinωt

(3)

式中Θ为heaveside函数，即Θ={10
x2 + y2 > δ

x2 + y2 ≤ δ

Jeffcott转子系统动力学方程可无量纲化为

ì

í

î

ïï
ïï

Ẍ + 2ξẊ + βX +Θæ
è

ö
ø

1 - 1
υ
( )X- fY = ρΩ 2 cosΩτ

Ÿ + 2ξẎ + βY +Θæ
è

ö
ø

1 - 1
υ
( )fX + Y = ρΩ 2 sinΩτ

(4)

式中 τ =ω0t ，Ω= ω
ω0

，X= x
δ

，Y =
y
δ

，Ẋ = dXd τ ，

ω0 =
kr
m

，ρ = e
δ
，υ = u

δ
，ξ = c

2 mk
，β = k

kr
。

1.2 无碰摩运动条件

在运转过程中，系统在转子和定子接触和不接

触状态下都应有稳定的周期解。假设其解的形式为

ì
í
î

X=A cos( )Ωτ +φ

Y = A sin( )Ωτ +φ
(5)

在定子和转子没有发生接触状态下Θ= 0 ，此时

将式(5)代入控制方程式（4）并求解，可得系统响应

的振动幅值和相位角分别为

ì

í

î

ï
ïï
ï

ï
ïï
ï

A =
ρΩ 2

( )β -Ω 2 2
+ 4ξ2Ω 2

tanφ= -
2ξΩ
β -Ω 2

(6)

由于定子和转子间的间隙是有限的，所以非接

触状态下解出的振动幅值 A 必须满足 A≤1 条

件。即

( )ρ2 - 1 Ω 4 + 2( )β - 2ξ2 Ω 2 - β2 ≤ 0 (7)

ρ 为偏心距 e 与间隙 δ 的比值，则其值将恒大

于零。

当 ρ≥1时，即 e≥ δ ，

若 Δ = 4(β - 2ξ2)2 + 4β2( )ρ2 - 1 > 0 ，那么不等式

（7）的解为
(2ξ2 - β)- (β - 2ξ2)2 + β2( )ρ2 - 1

( )ρ2 - 1 ≤Ω 2

且 Ω 2 ≤ (2ξ2 - β)+ (β - 2ξ2)2 + β2( )ρ2 - 1
( )ρ2 - 1

则有 Ω≤ (2ξ2 - β)+ (β - 2ξ2)2 + β2( )ρ2 - 1
( )ρ2 - 1

随着旋转速度的不断增加，转子系统振动幅值

A 不 断 增 大 ，且 当 旋 转 速 度 Ω 大 于

Ωl =
(2ξ2 - β)+ (β - 2ξ2)2 + β2( )ρ2 - 1

( )ρ2 - 1 时，定子与转

子发生接触，且将一直处于接触状态，不会因转速的

增加而发生变化。

当 ρ < 1时，即 e < δ ，
若 Δ = 4(β - 2ξ2)2 + 4β2( )ρ2 - 1 ≥ 0 ，即

ρ≥ 4ξ2 β - 4ξ4

β2 ，此 时 不 等 式（7）的 解

2
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为 Ω 2 ≤ (2ξ2 - β)+ (β - 2ξ2)2 + β2( )ρ2 - 1
( )ρ2 - 1

或 Ω 2 ≥ (2ξ2 - β)- (β - 2ξ2)2 + β2( )ρ2 - 1
( )ρ2 - 1

则有 Ω≤ (2ξ2 - β)+ (β - 2ξ2)2 + β2( )ρ2 - 1
( )ρ2 - 1

或 Ω≥ (2ξ2 - β)- (β - 2ξ2)2 + β2( )ρ2 - 1
( )ρ2 - 1

随着旋转速度的不断增加，转子系统振动幅值

A不断增大，且当旋转速度大于

Ωl =
(2ξ2 - β)+ (β - 2ξ2)2 + β2( )ρ2 - 1

( )ρ2 - 1 时，定子与转

子发生接触；随着旋转速度的继续增加当旋转速度

大于 Ωu =
(2ξ2 - β)- (β - 2ξ2)2 + β2( )ρ2 - 1

( )ρ2 - 1 时，定子

与转子发生脱离，且振动幅值 A随旋转速度的增加

而减小并趋近于偏心率 ρ。

若 Δ = 4(β - 2ξ2)2 + 4β2( )ρ2 - 1 < 0 ，

即 ρ <
4ξ2 β - 4ξ4

β2 ，此时碰摩将不会发生。转子系

统的振动幅值 A随着旋转速度的增加而先增大后减

小，并在 Ω=
β

β - 2ξ2 时取得最大值，且转子系统一

直做无碰摩运动。

1.3 碰摩运动条件

在定子和转子发生接触状态下 Θ= 1 ，将式(5)

代入方程组(4)可得关于振动幅值 A的方程为

a2A
2 + a1A + a0 = 0 (8)

其中

ì

í

î

ïï
ïï

a2 = ( )2ξΩ + f
2
+ ( )1 + β -Ω 2 2

a1 = -2[ ]( )1 + β -Ω 2 + f ( )2ξΩ + f

a0 = 1 + f 2 - ρ2Ω 4

转子系统出现鞍结分岔的条件为

4a0a2 - a
2
1 = 0 (9)

通过联合求解方程式(9)和式(8)划定幅值 A范

围，可以得到非线性方程的鞍结分岔边界。

转子系统的振动幅值 A不仅是正实数，而且需

满足 A > 1的条件来确保定子和转子处于接触的状

态，进而求得接触状态的上边界 Ω=Ω1 和下边

界 Ω=Ω2 。

2 周期解的稳定性分析

下面将讨论转子系统控制方程组（4）周期解的

稳定性。设 x1 =X ，x2 = Y ，x3 = Ẋ ，x4 = Ẏ ，则系统

控制方程可以转换为

ì

í

î

ï

ï
ïï

ï

ï
ïï

ẋ1 = x3
ẋ2 = x4

ẋ3 = - 2ξx3 - βx1 -Θæ
è

ö
ø

1 - 1
υ ( )x1 - fx2 + ρΩ 2 cosΩτ

ẋ4 = - 2ξx4 - βx2 -Θæ
è

ö
ø

1 - 1
υ ( )fx1 + x2 + ρΩ 2 sinΩτ

(10)

设方程的状态向量为 X̄ ={ }x1 x2 x3 x4 ，则

方程(10)可以写成矩阵形式

Ẋ̄ = g( )X̄,τ =BX̄ + F( )X̄,τ (11)

式中

B =

é

ë

ê

ê
êê

ù

û

ú

ú
úú

0 0 1 00 0 0 1
-β 0 -2ξ 0
0 -β 0 -2ξ

，

F( )X̄,τ =

ì

í

î

ï
ïï
ï

ï
ïï
ï

ü

ý

þ

ï
ïï
ï

ï
ïï
ï

00
-Θæ

è
ö
ø

1 - 1
υ ( )x1 - fx2 + ρΩ 2 cosΩτ

-Θæ
è

ö
ø

1 - 1
υ ( )fx1 + x2 + ρΩ 2 sinΩτ

为简单起见，引入稳态周期解的形式如下

ì
í
î

x10( )τ = X0( )τ = A cos(Ωτ +φ)= A cos θ
x20( )τ = Y0( )τ = A sin(Ωτ +φ)= A sin θ (12)

其中在接触状态和非接触状态下的振动幅值 A

可分别通过方程式(6)和式(8)求解。

通过在解(12)附近线性化方程(11)可得

δẊ̄ = |Dg
X̄= X̄0

δX̄ = JδX̄ (13)

式中 D为一微分算子，J 为一雅可比矩阵，δX̄ 为稳

态周期解 X̄0 = ( )x10 x20 x30 x40 的扰动。 δX̄ 解的

稳定性由雅可比矩阵 J 的特征值决定，δX̄ 解的稳定

性也反映着方程(11)解 X̄0 的稳定性，因此，我们只需

要分析方程(13)解的稳定性就可以决定方程(10)对

应解的稳定性，同时也得出了接触和非接触状态下

系统方程解的稳定性。

当Θ= 0时转子和定子处于非接触状态，雅可比

方程 J 恰好是矩阵 B ，则其对应的特征方程为

||B-λI = 0 ，将其展开为

λ4 + 4ξλ3 + ( )2β + 4ξ2 λ2 + 4ξβλ + β2 = 0 (14)

根据Routh-Hurwitz（劳斯-霍尔维茨）稳定性判

据，可以求得方程式(4)（Θ= 0 时）非接触时解的稳

定性条件为

ξ > 0 (15)

因此，当系统的阻尼是正阻尼时，非接触状态下

的解是稳定的。当振动幅值大于间隙 δ 时，定子和

转子系统振动特性演化规律研究 3
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转子将发生碰摩，转子系统的控制方程中的Θ= 1。
当 Θ= 1时，控制方程式(4)的解将是非线性的

周期解，其雅可比矩阵 J 为

J =

ì

í

î

ï
ïï
ï

ï
ïï
ï

ü

ý

þ

ï
ïï
ï

ï
ïï
ï

0 0 1 00 0 0 1∂x3∂x1
∂x3∂x2

-2ξ 0
∂x4∂x1

∂x4∂x2
0 -2ξ

(16)

式中∂x3∂x1 = -1 - β +
1
A ( )1 - cos2θ + f sin θ cos θ

∂x3∂x2
= f - 1

A ( )f - f sin2θ + sin θ cos θ
∂x4∂x1 = -f +

1
A ( )f - f cos2θ - sin θ cos θ

∂x4∂x2
= -1 - β + 1

A ( )1 - sin2θ - f sin θ cos θ
可以看出雅可比矩阵是周期性的时间依赖矩

阵，所以不能直接推导和分析出其解的稳定性，因此

需进行如下变换

δX̄ = T δU (17)
式中转换矩阵 T 为

T =
é

ë

ê
êê
ê

ù

û

ú
úú
ú

cos θ -sin θ 0 0sin θ cos θ 0 00 0 cos θ -sin θ0 0 sin θ cos θ
将式(17)代入方程式(13)，得

δU̇ = Jc δU (18)

其中 Jc = T
-1( )J T - Ṫ ，经计算得

Jc =

é

ë

ê

ê

ê

ê
êê
ê

ê
ù

û

ú

ú

ú

ú
úú
ú

ú

0 Ω 1 0
-Ω 0 0 1

-1 - β f æ
è

ö
ø

1 - 1
A

-2ξ Ω

-f -1 - β + 1
A

-Ω -2ξ
(19)

由方程式(19)可知雅可比矩阵 Jc 和时间参数无

关。 δU 的解和方程式(11)解的稳定性取决于矩阵

Jc 特征值实部的符号。对应的特征方程满足

||Jc - λI = 0 ，将其展开为

b4λ
4 + b3λ

3 + b2λ
2 + b1λ+ b0 = 0 (20)

其中

ì

í

î

ï

ï

ï

ïï
ï
ï

ï

ï

ï

ï

ïï
ï
ï

ï

b4 = 1
b3 = 4ξ
b2 = 2Ω 2 + 4ξ2 - 1

A
+ 2( )1 + β

b1 = 2f æ
è

ö
ø

2 - 1
A

Ω- 2ξ 1
A
+ 4ξ( )1 + β +Ω 2

b0 =Ω
4 + æ

è
ö
ø

4ξ2 + 1
A
- 2 - 2β Ω 2 + æ

è
ö
ø

4fξ - 2
A
fξ Ω +

( )1 + β 2
- 1
A
( )1 + β + f 2æ

è
ö
ø

1 - 1
A

这些系数为振动幅值 A 的函数，所以 Routh-

Hurwitz（劳斯-霍尔维茨）稳定性判据可以用来判断

方程式(11)接触状态时稳态周期解的稳定性。

如果雅可比矩阵 Jc 有一零特征值，系统将会出

现鞍结分岔，此时对应方程式(20)中的 b0 = 0。
即

Ω 4 + æ
è

ö
ø

4ξ2 + 1
A
- 2 - 2β Ω 2 + æ

è
ö
ø

4fξ - 2
A
fξ Ω +

( )1 + β 2
- 1
A
( )1 + β + f 2æ

è
ö
ø

1 - 1
A

= 0
(21)

其等效于条件(9)。通过消除幅值 A的符号计

算，可通过同时求解方程式(8)和式(21)而得一个关

于 Ω 的12次多项式。经求解参数方程，可得方程式

(8)发生鞍结分岔条件的参数空间。那些全周碰摩

解的鞍结分岔点处的振动幅值 A 是大于 1 的正

实数。

基于Hopf分叉理论，系统将会有一对共轭纯虚

数特征值。将 λ= ±iωυ 代入特征方程式(20)可得

ü
ý
þ

ω4
υ - b2ω

2
υ + b0 = 0

-b3ω
3
υ + b1ωυ = 0 (22)

若代入 λ= -iωυ 可得同样的结果。消去参数 ωυ

可得

b2
1 - b1b2b3 + b0b

2
3 = 0 (23)

其中还需满足不等式

b1 b3 > 0 (24)

将式(20)中的参数 b0－b3 代入方程式(23)并通过

化简可得
c2A

2 + c1A + c0 = 0 (25)
式中

ì

í

î

ïï
ïï

c2 = 16( )4ξ2 + 4βξ2 - f 2 ( )ξ2 +Ω 2

c1 = 16( )f 2 - 2ξ2 ( )ξ2 +Ω 2

c0 = 4( )ξ2 - f 2Ω 2

联立方程式(9)和式(25)，消去振动幅值 A ，经求

解参数方程，可得转子系统发生Hopf分岔的参数空

间。同时全周碰摩运动解的Hopf分岔点处的幅值 A

是大于1的正实数。

3 转子系统动力学特性分析

基于上述分析可知，转子系统的振动幅值随着

系统参数的变化而不断变化，其系统响应可能会出

现无碰摩、局部碰摩、同频全周碰摩和反向涡动失稳

等状态。系统的响应取决于系统参数，而且不同的

系统参数条件下其响应特性随转速的演化过程不

同。文中主要研究阻尼比和偏心率对系统动态特性

的影响，因此给定刚度 β = 0.5 和摩擦系数 f = 0.2 。

下面将在（ ρ，ξ）平面上分析系统参数偏心率和阻

尼比对系统响应演化过程的影响，如图2所示。

图中的曲线将（ ρ，ξ）平面分成的八个区域，分

别为区域①、区域②、区域③、区域④、区域⑤、区域

⑥、区域⑦和区域⑧，每一区域范围内为一种系统响

4
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图 2 转子系统在（ ρ，ξ）平面上振动响应演化规律分布图

应随旋转速度的演化方式。

转子系统响应随旋转速度的演化过程分别如图

3－图 10所示。在系统参数区域①范围内，转子系

统响应的演化过程如图3所示。即转子系统的振动

幅值随旋转速度的增大而不断增大，并在其固有频

率处达到最大值，随着旋转速度的继续增大振动幅

值逐渐减小并趋近于 ρ。在该参数区域的转子系统

的振动幅值始终小于转子与定子之间的间隙，即系

统始终做无碰摩周期运动。

图 3 转子系统振动响应演化方式一

图 4 转子系统振动响应演化方式二

转子系统的参数在区域②范围内时，系统振动

响应的演化规律如图 4所示，即在较低转速的工况

下转子系统的振动幅值小于转子和定子之间的间

隙，系统做无碰摩周期运动，系统振动幅值随着旋转

速度的增大而不断增大，并在 Ω=Ωl 时系统发生碰

摩，且系统做同频全周碰摩运动，系统的振动幅值在

接触状态下的固有频率处达到最大值，随旋转速度

继续增大系统振动幅值不断减小，并在 Ω=Ω2 处转

子定子脱离，做无碰摩运动，转子系统的振动幅值不

断减小并趋近于 ρ。

转子系统的参数在区域③范围内时，系统振动

响应的演化规律如图5所示。

图 5 转子系统振动响应演化方式三

在较低转速的工况下转子系统做无碰摩周期运

动，系统振动幅值随着旋转速度的增大而增大，在

Ω=Ωl 时系统发生碰摩，并做同频全周碰摩运动，当

Ω=Ω2 时转子和定子脱离并发生跳跃现象（振动幅

值突变），随着旋转速度继续增大系统的振动幅值逐

渐减小并趋近于 ρ ；若转子系统从高旋转速进行降

速，转子系统的振动幅值随着旋转速度的减小而逐

渐增大并在 Ω=Ωu 处转子定子发生接触，并发生跳

跃现象 ，随着旋转速度继续减小 ，系统将在

Ω=Ωl =Ω1时转子和定子脱离。

转子系统的参数在区域④范围内时，系统振动

响应随旋转速度变化的演化规律如图6所示。

图 6 转子系统振动响应演化方式四

在低转速下转子系统做无碰摩周期运动，系统

振动幅值随着旋转速度的增大而增大，并在 Ω=Ωl

时系统发生碰摩，做同频全周碰摩运动，随着旋转速

度继续增大振动幅值不断增大，并在某转速后同频

全周碰摩运动失稳，系统响应转变为局部碰摩运动，

旋转速度继续增大，系统将在某转速后出现反向涡

动失稳（图中的空白区域）。若转子系统从高旋转速

度进行降速，系统振动幅值随着旋转速度的减小而

逐渐增大，并在 Ω=Ωl 时转子定子接触并发生反向

涡动失稳。

转子系统振动特性演化规律研究 5
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转子系统的系统参数在区域⑤范围内时，系统

振动响应随旋转速度变化的演化形式如图7所示。

图 7 转子系统振动响应演化方式五

在低转速下转子系统做无碰摩周期运动，系统

振动幅值随着旋转速度的增大而增大，并在 Ω=Ωl

时系统发生碰摩，此时系统做局部碰摩运动，随着旋

转速度继续增大系统将在某转速后发生反向涡动失

稳。若转子系统从高旋转速度进行降速，系统振动

幅值随着旋转速度的减小而逐渐增大，并在 Ω=Ωl

时转子定子接触并发生反向涡动失稳。

若系统参数在区域⑥范围内，转子系统振动响

应的演化规律将如图8所示。

图 8 转子系统振动响应演化方式六

在较低转速的工况下转子系统做无碰摩周期运

动，系统振动幅值随着旋转速度的增大而不断增大，

并在 Ω=Ωl 时系统发生碰摩并做同频全周碰摩运

动，系统的振动幅值在接触状态下的固有频率处达

到最大值。旋转速度继续增大，转子系统的响应一

直处于同频全周碰摩状态，且其振动幅值不断减小

并趋近于 ρ。

若系统参数在区域⑦范围内，转子系统振动响

应的演化规律将如图9所示。

在较低转速的工况下转子系统做无碰摩周期运

动，系统振动幅值随着旋转速度的增大而不断增大，

并在 Ω=Ωl 时系统发生碰摩，并做同频全周碰摩运

动。随着旋转速度继续增大振动幅值不断增大，并

在某转速后同频全周碰摩运动失稳，系统响应转变

为局部碰摩运动，旋转速度继续增大系统将在某转

速后出现反向涡动失稳。在任何初始条件下，高旋

图 9 转子系统振动响应演化方式七

转速度下的转子系统均处于反向涡动失稳状态。

转子系统的参数在区域⑧范围内时，系统振动

响应的演化规律将如图10所示。

图 10 转子系统振动响应演化方式八

在较低转速的工况下转子系统做无碰摩周期运

动，系统振动幅值随着旋转速度的增大而不断增

大，并在 Ω=Ωl 时系统发生碰摩，此时系统做局部碰

摩运动，随着旋转速度继续增大系统将在某转速后

发生反向涡动失稳。在任何初始条件下，高旋转速

度下的转子系统均处于反向涡动失稳状态。

4 结 语

以 Jeffcott转子系统为研究对象，对转子系统发

生碰摩条件进行讨论，对系统发生同频全周碰摩运

动的参数条件及其稳定性进行深入研究。分析阻尼

比和偏心率对转子系统振动响应特性随旋转速度的

演化规律的影响。基于此可以得出如下结论：

(1) 在较低转速状态下，转子系统均做无碰摩周

期运动；当旋转速度较高且偏心率 ρ≥1时，任何初

始条件下转子系统都将做碰摩运动；当偏心率 ρ < 1
时，在较高转速条件下转子系统既可能做无碰摩周

期运动也可能做同频全周碰摩运动、局部碰摩运动

或是反向涡动失稳。

(2) 阻尼比和偏心率参数平面被曲线分为八个

区域，在每个参数区域内转子系统的响应均有一种

演化方式。在阻尼比足够小且偏心率足够大的条件

下转子系统才会出现碰摩现象。且系统阻尼比越

(下转第61页)
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