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摘要 

本報告主要是設計製作一轉子系統教學

模型，並利用 ANSYS 5.5軟體從事轉子系統

轉軸之側向振動模態分析，並針對模型之臨界

轉速進行驗證。本文中的轉子系統教學模型是

由單相交流電刷馬達、交流變壓器、馬達座、

連軸器、轉速測量計、主軸、軸承總成、主基

座、安全罩所組成。本文先依據實驗模態分析

之架構圖以求取轉子系統教學模型之模態參

數 —自然頻率、振型、阻尼，並再與有限元素

分析所得之自然頻率與振型比對，進而修正模

型所假設之 yk 值與 zkθ 值，以使實驗與有限元

素的分析結果能夠吻合；並且進行臨界轉速的

測定，以驗證實驗模態分析所得之自然頻率是

否吻合。經過本文幾次修正 yk 與
z

kθ 值後發現

其結果與實驗結果並不吻合，但若單純由模態

振型圖(mode shape)來觀察卻發現其振型圖很

吻合，且再由臨界轉速的驗證結果來看，便可

確定本文的研究方法正確。所建立之轉子系統

教學模型，未來希望使其成為一個一般化模

組，並針對各種不同的狀況如軸承鬆動與損

壞、不同材質軸心、不對心、負荷質塊、負荷

偏心質量等詳加研究，最後以期能夠針對真正

的轉子系統進行監控，達到預測性維修及保

養。 

一、前言 

轉子系統是工業界中時常運用的系統，

幾乎所有生產機具都有它的存在，運用範圍也

小自伺服馬達、交直流電動馬達等，大至泵浦

[8]、生產工具機的主軸[5]、渦輪裝置、汽渦

輪機、工具機傳動裝置等，用途之廣泛，幾乎

可說所有機械工廠都不會沒有的一種裝置，所

以也就突顯它的重要性，讓轉子系統成為主事

者眼中最不能發生問題的那一部分，也因為它

的常見性以及運用範圍廣，工作量也就隨之成

為工廠中最多的一部分，而此一特性卻讓轉子

系統成為工廠中最容易損壞的那一部分，而因

為它的重要性，所以只要它一出問題，工廠必

須全面停工加以檢測維修，其所造成的損失是

無法預期的。以工具生產母機而言，最常破壞

的形式多是在工作運轉中因為本身的機具配

合的問題、剛性問題、以及其他外力激振的關

係，使轉子產生振動，這是造成機具損壞的主

因，雖然振動是無法避免，但工業界卻可運用

量測及監控的方式來降低振動對工具機所帶

來的破壞[11]。 

當一部機具完成組裝後便決定其每一個

自然頻率 nω（ mk ；k：系統之彈簧常數。

m：系統之質量。）；而『臨界轉速』即為運

轉過程中的工作頻率十分接近或相等於自然

頻率；倘若機具在生產過程中其工作轉速接近

臨界轉速，那麼轉子本身將會產生比其他工作

轉速下更高的側向振動效應，此種效應稱之為

『共振』，而對應的頻率稱之為『共振頻率』，

而這種加倍的側向振動現象也就是造成機具

損壞的重要因素。 

    本文目的為：（1）設計一個轉子系統教學

模型，利用BK3550訊號分析系統量測此教學

模組動態及靜態的模態參數(
∧

nω 、
∧

nφ 、
∧

nξ )，

並與有限元素分析結果加以比對。（2）利用雷
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射反射式轉速測量計、BK3550訊號分析系統

以及 CADA- P驗證比對其臨界轉速是否與實

驗模態參數相吻合[1]。而最終結果是建立一

個一般化模組，以模擬各種轉子系統振動形式

的教學模型。 

本文所分析之轉子系統轉軸，其材質為

304不銹鋼材，全長 0.8公尺，直徑0.01公尺。

本文是以線性彈簧與旋轉彈簧模擬轉軸與聯

軸器間的剛性特性，藉著改變彈簧參數以進行

有限元素分析，所得之結果再與實驗結果比

對，以獲得真正的 yk 值與 zkθ 值[2]。而由結果

得知，有限元素分析結果與實驗分析結果並不

相同，但模態振型圖卻是蠻相似的，故以此推

斷本文的研究方法應該正確。而經由研究討論

後認為本文考慮之轉軸假設為簡支樑並不符

合實際情況。 

未來希望能重新架構轉子系統之有限元

素模型，以進一步地做最佳化分析[6]，並且應

用此轉子系統針對軸承鬆動或損壞、軸裂、偏

心負荷、軸承不對心、加質塊加以研究探討對

轉軸有何負面的影響[4][5][7][8]。 

二、轉子系統之功能設計與製作 

本實驗中將建立一模型，而模型各部位所

要求的功能、尺寸、材料等特性如圖一所敘

述：  

主機座
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組
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變頻器

 
圖一、轉子系統圖示意圖 

 

各部位之材料 

（1） 主軸為鋼及銅均勻質桿。 

（2） 軸承座、馬達座為鋁合金，為了是減

少整個系統的重量。 

（3） 基座以鑄鐵為材料，因其阻尼為常見

金屬中較高的，可減少高速馬達在轉

動時的振動，間接的少了影響本實驗

的變數。 

 

表一：各主要部位之功能尺寸設計  

項      目 型     號 功能尺寸說明 

馬   達 
交流式碳刷 

單相高速馬達 
轉速可達 16000rpm 

變 壓 器 
input＝110V、50/60 Hz 

output ＝0~130V、5A 

 

 

馬 達 座 自行加工 提供馬達穩定輸出 

聯 軸 器 鋁合金吸振型 inφ  ＝10mm 

outφ ＝25mm 

轉速量測計 雷射反射式 須於轉軸貼反射貼紙 

主    軸 鋼質桿 
外徑 10mm 

長度 800mm 

軸承總成 
「0 號」之山型軸承兩

只，自行加工軸承座 

軸承內徑要求為 10mm，

必以鏍栓固定於軸承座 

主基座 自行加工 1000mm×150mm 

安全罩 壓克力製作 以防高速旋轉造成破壞 

 

在本模型中，除了需自行製作的部份外，

其餘的各零件皆選用工業標準零件，以符合工

業生產之模組化觀念。 

本教學模型可進行無負荷、有負荷及臨界

轉速之測定與驗證三大項的實驗分析： 

（一） 無負荷狀態分析 

    以內徑10mm的鋼質桿在無負荷狀態下，

分別使用不同種類的軸承進行臨界轉速

的測定，固定n值求O.D.S.（操作變形曲

線），從而求得其他如：臨界轉速、振動

頻率、振型…….等，如此便可推算出正

常工作轉速的範圍。 

（二） 有負荷狀態分析 

    本實驗中荷重狀態分析為，選定一鋼質

桿，依照時實驗之需求，固定變數（軸承、

轉速、荷重、荷重位置 ….等），進行和無

負荷狀態分析相同的實驗分析；將不同軸

承荷相同重量、轉速以某一頻率增加、改
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變荷重位置、偏心質量、軸承鬆動、主軸

不對心、軸承破壞 …等不同的工作情況，

進行接近現實工作環境的模擬，以期求得

接近真正狀況的實驗數據。 

（三） 臨界轉速之測定與驗證 

    將主軸黏上一雷射反射貼紙，利用雷射反

射式轉速測定計量測實際的臨界轉速，將所得

之參數與理論模態分析所得之模態參數相互

驗證。 

三、轉子系統之臨界轉速理論分析與實驗驗證 

本文主要的研究方法是對轉子系統轉軸

進行有限元素分析與實驗模態分析，其分析流

程圖如圖二所示。 

收集資料

問題定義與分析目標

有限元素分析 實驗模態分析

模態分析 量測之頻率響應函數

驗證結構修正 否

模態參數

nφ
~

nω~
模態參數

nφnω
nξ

~

是

實際有限元素模型

 

      圖二、轉子系統轉軸分析流程圖 

 

(1) 有限元素分析 

本文所分析之轉子系統，如圖一所示。在

有限元素分析本文主要是對轉子系統轉軸進

行側向振動模態分析，以獲得其自然頻率 nω

與振型 nφ 。本文考慮之轉軸其與軸承座間的

剛性特性假設為簡支端，而在轉子系統右端的

馬達與聯軸器，本文是應用線性彈簧( yk )與旋

轉彈簧( zkθ )來模擬其之間與轉軸配合的剛性

特，其有限元素模型之示意圖如圖三所示。 

 

圖三、轉子系統之有限元素模型示意圖 

 

本文是應用 ANSYS5.5軟體從事轉子系

統轉軸之側向振動模態分析。分析元素選用二

維樑元素(beam 3)模擬轉軸、選用彈簧元素

(combination 14)模擬線性彈簧( yk )與旋轉彈

簧( zkθ )，以直接架構法(direct generation)來架

構轉子系統轉軸之有限元素模型，且運用

Reduced求取法計算特徵值，以獲得轉軸之自

然頻率 nω 與振型 nφ ，其有限元素模型如圖四
所示。 

在對轉軸進行分割，本文是採用四倍原

則，因考慮看四個模態振型圖，因此最少需將

轉軸分割成十六等分，為了使分析結果能更準

確，故本文將轉軸分割成十七等分，而由於實

驗的需求這十七等分並不等距，因本文為了得

到軸承座對轉子系統響應的影響，故在靠近軸

承座時將元素分割得較細。 

轉子系統轉軸之邊界條件，因本文假設為

簡支端( 0,0 == vu )，即 x及 y方向位移為

零，故
16,1x

u 0= 、
16,1yu 0= 。而在節點 19及

20為固定端，即 x、 y及 zθ 方向等於零。 

 

圖四、轉子系統轉軸之有限元素模型 

 

(2) 實驗模態分析 

本實驗的主要目的是要得到其系統之模

態參數，其實驗的動作原理為，利用衝擊鎚對

轉軸激振，利用加速度計作感測器，量取結構

之響應訊號，經過電荷放大器將訊號傳入雙頻

道訊號分析儀，由訊號分析儀對輸入之訊號作
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快速傅立葉轉換，求得轉軸的頻率響應函數和

關聯性函數，最後再將所得到的頻率響應函數

傳入 CADA -PC軟體作曲線嵌合（curve fitting）

工作，則可得到轉軸模態參數，即自然頻率、

阻尼比和振型等。敲擊時我們採用固定衝擊槌

的敲擊位置，移動加速度計量測位置以量取各

點之響應。其實驗步驟如下所示： 

1、  將轉軸分割為 17等分，每等分以 6㎝

為主，在靠近軸承的左右兩端各加一

點，以量測到軸承座對轉子系統的影

響。分割的方式如圖五所示，各量測點

距離如表二。 

 

圖五、轉軸分割圖 

 

表二：各點間距表 

編號 間距 

2~3、3~4、4~5、15~16、16~17、

17~18 
2 ㎝ 

其他各點 6 ㎝ 

 

2、  將衝擊槌以導線街於訊號分析頻道 A

之”Acc Input”上。 

3、  加速度計以導線經過電荷放大器一頻

道 B之”Direct Input”上。 

4、  實驗的架構如下圖六所示。 

5、  衝擊槌敲擊轉軸（敲擊編號 6號的點）。 

6、  觀察頻道 A之時間域及頻率響應函數

（Frequency Response Function）。 

7、  將所得結果輸入CADA -PC做曲線嵌合。 

8、  本實驗所使用之實驗儀器及其型號如

表三。 

IEE-488介面

CADA-PC

BK3550

衝擊鎚

馬達

軸承座
加速度計

訊
號
分
析
儀

訊號產生器
  (BK3016)

電荷放大器

輸入模組 A
  (BK3019)

輸入模組 B
  (BK3019)

個
人
電
腦

       圖六、模態分析儀器架構圖 

 

表三：實驗儀器一覽表 

儀器名稱 型  號 

雙頻道訊號分析儀 BK 3550 

衝擊槌 BK 8202 

加速度計 PCB 309A 

電荷放大器 PCB 480E09 

曲線嵌合軟體 LMS CADA-PC 

轉速量測器 HT4100 

 

(3) 臨界轉速驗證 

轉子系統之「臨界轉速」，恰為該轉軸之

側向振動「自然頻率」所對應之轉速，若轉軸

在接近「臨界轉速」運轉時，會產生異常之振

動，此也是結構「共振」之一種現象，當轉子

系統達到共振時，其原本自身的振動量將會加

倍，這也是造成機器損壞的主要原因。 
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本實驗便是利用此原理來量測本轉子系

統的臨界轉速，本文以量測不同轉速所產生的

振動量，以得到轉速與振動量的關係，當振動

量有異常增大時其所對應的轉速便是本轉子

系統的臨界轉速。其實驗步驟如下所示： 

1、  將加速度計以導線經過電荷放大器一

頻道 B之”Direct Input”上。 

2、  將加速度計以蜂膠黏於左端的的軸承

正上方。 

3、  利用變頻器控制轉軸轉速。 

4、  逐漸增加轉速，並量測其各個轉速的頻

率響應函數（Frequency Response 

Function）。 

5、  將所的結果紀錄下來，並繪成頻率、轉

速關係圖。 

6、  本實驗架構如圖七所示，所用之實驗儀

器及型號如表三。 

 

BK3550

電荷放大器

馬達

888

加速度計

轉速量測器

軸承座 變頻器

訊
號
分
析
儀

輸入模組 A
  (BK3019)

輸入模組 B
  (BK3019)

訊號產生器
  (BK3016)

圖七、臨界轉速測定架構圖 

四、結果與討論 

本文的結果數據主要是得到線性彈簧與

旋轉彈簧真正的 yk 值與 zkθ 值，使得有限元素

分析所得之自然頻率( nω )與振型( nφ )和實驗

分析所得之自然頻率(
∧

nω )與振型(
∧

nφ )能夠吻

合。並且做臨界轉速的測試及驗證，以得到其

對應的轉速與實驗的結果相吻合。 

(1) 有限元素分析之結果 

本文是藉著以10的倍數來改變彈簧參數

yk 與 zkθ 的值以進行轉子系統轉軸之側向振

動模態分析，獲得轉軸之自然頻率 nω 與振型

nφ ，且希望能得到轉軸與聯軸器及馬達配合

間剛性特性的真正 yk 值與 zkθ 值，使得有限元

素分析結果與實驗分析結果能夠吻合，其結果

如表四及圖八所示。 

而由結果數據表四所示，假使設定的 yk

值與 zkθ 值不同其分析所得之自然頻率 nω 也

就有所相異，且由改變 yk 值與 zkθ 值的大小來

觀察的話會發覺到 zkθ 值對結果的影響較大，

並且再由三組設定的 yk 值與 zkθ 值的振型

圖，如圖七的振型圖來看的話可發覺到，不管

所設定的 yk 值與 zkθ 值相不相同，其分析所得

之振型圖皆相同。因此本文由這兩個關係與實

際結構的情況加以研判證實發現都蠻符合

的，故以有限元素分析轉子系統轉軸符合其實

際情況。    

      

表四：轉子系統轉軸側向振動模態分析之結果 

 

ky zkθ  

振型 

Mode 1 

振型 

Mode 2 

振型 

Mode 3 

振型 

Mode 4 

0 0 54.585 205.55 391.09 602.28 

0 100 57.398 208.263 393.070 605.071 

100 100 57.403 208.272 393.083 605.091 

1000 1000 67.630 220.737 403.041 619.989 

400 700 65.698 218.020 400.743 616.419 

1000 800 66.432 219.032 401.589 617.723 

1000 600 64.867 216.910 399.829 615.017 

800 600 64.863 216.905 399.823 615.012 

100 1000 67.618 220.716 403.017 619.953 

100 800 66.421 219.041 401.574 617.700 

300 800 66.414 219.028 401.577 617.705 

300 1000 67.621 220.719 403.020 619.958 

500 1000 67.223 220.723 403.023 619.962 

自 
然 
頻 
率 k 

值 
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(a) mode 1 

 

 

 

 

 

 

 

 

(b) mode 2 

 

 

 

 

 
 

 

 

            (c) mode 3 

 

  

 

 

 

 

 
 

 

        (d) mode 4 

圖八、不同 k值之模態振型圖 

(2) 實驗模態分析之結果 

由實驗模態分析所量得的頻率響應函

數，經輸入CADA-PC作曲線嵌合後可得到轉

子系統的模態參數—自然頻率
∧

nω 、振型
∧

nφ (如圖九)、阻尼
∧

nξ (如表五)。由於在有限

元素模態分析分析是無法得到阻尼比的，故本

實體模型之阻尼比只能利用參數預估法求得

阻尼比，而在實驗量測中，加速度計響應加入

對數函數（Exponential function）之加權函數

（weighting function）之效應，所以加速度計

所量得之訊號會產生加重效應，因此實驗所得

知之阻尼比並非真正實體模型之阻尼比，故必

須加以修正。 

應用有限元素從事轉子系統轉軸之側向

振動模態分析，其分析所得之自然頻率 nω 與
實驗模態分析所得之自然頻率

∧

nω (如表六所

示)比對後發現結果並不吻合，故本文推斷可

能所設定之 yk 值與 zkθ 值並不是轉軸與聯軸

器及馬達間剛性特性真正的 k值，因此才會有

此結果出現，但若單純由有限元素分析的振型

圖與實驗分析的振型圖來加以比對的話(如圖

十所示)，發覺其振型圖蠻吻合的，由振型圖

上發現在產生共振的地方其位子都在同一個

節點上，故以此推斷本文的研究方法應該正

確。且由實驗所得之阻尼有過高的現象，經研

究討論後論定為本文考慮之轉軸其邊界條件

假設為簡支端並不符合實際情況，故轉軸與軸

承座間的剛性特性也必須以線性彈簧與旋轉

彈簧來模擬之才能符合轉子系統實際情況。 

表五：實驗阻尼之結果 

輸入 輸入   
結構實際 

阻尼比 

實驗 

阻尼% 
自然頻率 

實驗 

阻尼 
衰減率 修正阻尼 

2.11 64.83 0.0211 3.030303 2.102560726 

4.33 200.81 0.0433 3.030303 4.327598286 

12.2 343.55 0.122 3.030303 12.19859616 

14.95 512.63 0.1495 3.030303 14.94905919 
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(a) mode 1 
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（d）mode 4 
 

圖九、實驗模態分析之振型圖 

 

表六、各方式所得之自然頻率比較表 

有限元素分析 實驗模態分析 臨界轉速驗證      名 稱         

nω   Hz rpm Hz rpm Hz rpm 

1f  67.630 4058 64.83 3889 62.5 3750 

2f  220.737 13244 200.81 12048 199.32 11959 

3f  403.041 24182 343.55 20613 -- -- 

4f  619.989 37199 512.63 30758 -- -- 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

                   (a) mode 1 

 

 

 

 

 

 

 

 
 

(b) mode 2 

 

 

 

 

 

 

 

 
                 (c) mode 3 

 

 

10.00 30.00 50.00 70.00
0 2 0 40 60 8 0

l ength(m m )

-0.60

-0.20

0.20

-0.8 0

-0.4 0

0.0 0

0.4 0

di
sp

la
ce

m
en

t(
m

m
)

10.00 30.00 50.00 70.00
0 2 0 4 0 6 0 80

l ength( m m )

-0.60

-0.20

0.20

-0.8 0

-0.4 0

0.0 0

0.4 0

di
sp

la
ce

m
en

t(m
m

)

10 .00 30.0 0 50.00 70.00
0 20 40 60 80

l eng th( m m )

-0 .60

-0 .20

0 .20

-0.80

-0.40

0.00

0.40

di
sp

la
ce

m
en

t(
m

m
)

10.00 30.00 50.00 70.00
0 2 0 40 60 80

length (m m )

-0.20

0.20

-0 .4 0

0 .0 0

0 .4 0

di
sp

la
ce

m
en

t(
m

m
)

1 0 .0 0 3 0. 0 0 5 0 .0 0 7 0 .0 0
0 20 40 60 80

length(mm )

-0 . 60

-0 . 20

0 . 20

-0.80

-0.40

0.00

0.40

di
sp

la
ce

m
en

t(
m

m
)

E M A

F E A

1 0 .0 0 3 0. 0 0 5 0 .0 0 7 0 .0 0
0 20 40 60 80

length(mm )

-0 . 60

-0 . 20

0 . 20

-0.80

-0.40

0.00

0.40

di
sp

la
ce

m
en

t(
m

m
)

EMA

FEA

10.00 30.00 50.00 70.00
0 20 40 6 0 80

length(m m )

-0.75

-0.25

0.25

-1 .00

-0 .50

0 .00

0 .50

di
sp

la
ce

m
en

t(
m

m
)

EMA

FEA



 8

 

 

 

 
 

 

                 

 

(d) mode 4 

圖十、有限元素分析與實驗模態分析模態振型

之比較圖 

 

(3) 臨界轉速驗證之結果 

經過實驗模態分析之後，可由 BK3550得

到實驗模態振型圖，若將其與理論模態振型圖

相互比對可得知，各自然頻率下所對應的模態

振型圖是十分相似的；另一方面，由圖十一之

轉速與振動量關係圖可知，轉速在大 4000rpm

與 16000rpm時有較高的振動量，這與本實驗

的靜態分析所得，在 3889rpm與 12048rpm時

出現臨界轉速產生共振是吻合的，故與本實驗

之目的初步而言是成功的。 

 

 

 

 

 

 

 

 

 
轉速 （rpm） 

圖十一、轉速與振動量關係圖 

 

五、結論與未來建議 

本文所製作之轉子系統教學模型是由單

相交流電刷馬達、交流變壓器、馬達座、連軸

器、轉速測量計、主軸、軸承總成、主基座、

安全罩所組成。 

本文是應用 ANSYS5.5軟體從事轉子系

統轉軸之側向振動模態分析，以獲得其自然頻

率 nω 與振型 nφ ，並再與雙頻道頻譜分析儀進
行的實驗模態分析所得之自然頻率

∧

nω 與振
型

∧

nφ 做比對，並且做臨界轉速的測試以驗證
在自然頻率時產生的共振所對應之轉速是否

吻合。 

結果顯示，有限元素分析所得之自然頻率

nω 與實驗模態分析所得之自然頻率
∧

nω 並不
吻合，但若單純以振型圖來比對的話發現蠻吻

合的，為何有此結果出現，經本文研究探討後

論定，除了無法獲得轉軸與聯軸器及馬達間剛

性特性的真正 yk 值與 zkθ 值外，本文考慮之轉

軸其邊界條件假設為簡支端也並不符合實際

情況，因此才會使得有限元素分析結果與實驗

模態分析結果不吻合。 

而由臨界轉速的測試結果顯示驗證，在轉

子系統產生共振時所對應之轉速與實驗模態

分析所得之自然頻率
∧

nω 是吻合的，故得知在
接近轉子系統的自然頻率時會有共振的現象

產生，且在自然頻率時所產生的共振現象為最

明顯。 

由於有限元素分析結果與實驗模態分析

結果並不吻合，故本文認為並未達到此研究計

畫的目標，因此建議未來能循序進行以下幾項

研究，如下： 

1. 重新架構轉子系統之有限元素模型以進

一步作最佳化分析獲得真正的彈簧參數

yk 值與 zkθ 值。 

2. 將變壓器換成變頻器以方便轉速的控

制，並且接上可程式系統以及在電腦上以

視窗化介面來控制方程式達到此教學模

型的目的。 

3. 將單向交流馬達換成雙向或者三向交流

馬達。 

4. 應用此轉子系統以針對軸承鬆動或損
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壞、軸承不對心、有偏心負荷、轉動不平

衡等各種不同的情況來加以研究探討對

轉軸有何影響。 

5. 應用此轉子系統分析各種情況所得之振

型圖去判斷工具機主軸的工作情形，做進

一步的遠端監測控制，以達到預測性維護

保養。 
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