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摘要　 根据主轴变形几何模型求得主轴前端总位移关系式,依据前端最小位移确定主轴的最佳支承跨距,进而建立

了考虑支承跨距的转子轴承系统非线性动力学模型。 运用数值积分方法,给出最优跨距支承下转子系统的非线性动力

学响应,采用轴心轨迹、相图及 Poincaré 图分析了转速对系统动力学响应的影响。 结果表明:当转子轴承系统在最佳支

承跨距下运行时,呈现出良好的系统稳定性。
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Abstract　 According to the geometric model of spindle deformation, the total displacement relation of the front end of the

spindle is obtained, and the optimum bearing span of the spindle is determined according to the minimum displacement of the
front end. By means of numerical integration, the nonlinear dynamic response of the rotor system with the optimal span support is
given, and the influence of rotational speed on the system dynamic response is analyzed by using axial trajectory diagram, phase
portraits and Poincaré map. The results show that the rotor bearing system has good stability when it is running under the optimum
support span.
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　 　 引言

高档数控机床是支撑整个装备制造业发展的核心

设备。 提升高端数控机床及其功能部件的自主研发能

力是当前科研人员的主要任务[1]。 主轴系统作为数

控机床的核心部件,驱动刀具或工件发生相对运动,达
到去除材料的目的,若主轴系统的刚度较低,就会直接

影响产品的加工精度和加工效率。 因此,在主轴设计

时根据主轴的实际工作情况,对主轴各支承间的跨距

进行设计,以主轴达到最高的动态特性为目的找出最

佳的支承跨距十分必要。
研究者在优化转子轴承系统结构参数及结构参数

对转子系统非线性动态特性的影响方面做了大量的工

作。 文献[2-6]建立了最佳支承跨距的理论分析模型,
给出了最佳支承跨距计算的解析表达式。 文献[7-11]
应用有限元软件,研究了主轴支承跨距的优化问题,分
析了支承跨距对主轴系统低阶固有频率的影响以及系

统抗振性对结构参数的依赖性,为主轴的减重提供了

相关参考方法。 文献[12-13]通过实验法对主轴系统

中主轴刚度、支承跨距和系统动态特性进行了相关研

究。 文献[14-20]根据动力学理论,建立了转子-轴承

系统的数学模型,采用轴心轨迹、相图及 Poincaré 等分

析方法对转子系统的动态特性进行研究,可以用来预

测转子-轴承系统的稳定性,避免了转子和轴承中心的
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不良行为。
本文首先计算转子轴承系统的最佳支承跨距,进

而考虑支承跨距及转速对系统动力学特性影响。

1　 主轴计算模型

机床主轴结构较为复杂,刚度和精度是主轴技术

要求的主要内容。 对于旋转机械中的典型代表转子轴

承系统来说,不应把转子和轴承作为两个独立的单元

进行研究,应该将二者作为一个系统进行分析。 首先

对该系统进行受力分析,进而确定主轴结构参数,包括

前后轴承支承轴径尺寸、主轴直径、主轴支撑跨距和前

端悬伸量等。
根据主轴结构和受力特点,用材料力学理论分析

并对主轴部件支承按静力状态进行简化,建立转子轴

承系统静力学模型,考虑到主轴和支承件都是变形体,
对主轴的受力模型表示为图 1a 所示。 在弹性限度内,
图 1a 可视为弹性主轴-刚性支承和刚性主轴-弹性支

承两种形式的叠加,如图 1b 和图 1c 所示。

图 1　 主轴部件受力变形简化模型

Fig.1　 Simplified model of stress and deformation of spindle components

(1)刚性支承与弹性主轴系统的轴端位移

如图 1b 所示,假设支承是刚性的,不存在位移量,
只考虑主轴弯曲带来的轴端位移为

h1 = Fa3

3EI
l
a

+ 1( ) (1)

式中,F 为主轴端部所受的径向载荷,N;E 为主轴材料

弹性模量,Pa;I 为主轴截面的平均惯性矩,mm4;l 为支

承跨距,mm。 由材料力学可知

I = πd4 / 64
式中,d 为主轴平均直径,mm。

(2)弹性支承与刚性主轴系统的轴端位移

如图 1c 所示,设前后轴承刚度为 KA、KB,相对应

的变形量分别为 δA、δB,则有 δA = RA / KA,δB = RB / KB。
其中, RA、RB 分别为前后轴承支反力,RA =F(1+a / l),
RB =Fa / l。由几何关系可得,( δA+δB) / l = ( δz+δB) / ( l+
a),则由支承变形引起的轴端位移为
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　 　 第一项表示前轴承的影响,第二项表示后轴承的

影响。 由于 a<l,由式(2)可知前轴承对主轴前端位移

量的影响比后轴承要大。 所以,在设计主轴系统结构

参数时,前轴承刚度应大于后轴承刚度,在精度方面,
前轴承精度应比后轴承精度高一级。

(3)主轴系统前端总位移

转子轴承系统实际工作中,主轴和轴承都会发生

不同程度的变形,故应综合考虑由二者变形引起的总

位移,按弹性变形考虑,则有

h = h1 + h2 =
Fa3
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　 　 以某高速主轴为例,具体参数如表 1 所示。 轴端

总位移与支承跨距关系如图 2 所示,由图可知,随着支

承跨距的增加,轴端总位移逐渐减小,随后呈近似直线

的形式增加。 大约在支承跨距为 177. 5 mm 时,轴端

总位移达到最小。
表 1　 主轴系统参数

Tab.1　 Spindle system parameters

参数 Parameter 数值 Value
弹性模量 Elasticity modulus / (N·m2) 2. 06×1011

主轴平均直径 Average diameter of spindle / m
惯性矩 Moment of inertia / m4

前支承刚度 Front support stiffness / (N·m)
后支承刚度 Rear support stiffness / (N·m)
悬伸量 Extended length / m

0. 038
1. 023×10-7

2. 248 8×109

4. 116 8×107

0. 134
外部作用力 External forces / N 100

图 2　 轴端位移与主轴跨距的关系图

Fig.2　 Relationship between displacement end and span of spindle

2　 考虑支承跨距的主轴-转子系统数学模型的

建立

　 　 转子-轴承系统支承的刚度和阻尼受轴承、支承跨

距等的影响,两端弹性支承的弹性转子系统示意图,如
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图 3 所示。 假设两端的滚动轴承支承是相同的,轴承

座是刚性的,将滚动轴承简化为各向同性的弹性阻尼

器[21],刚度系数为 k,阻尼系数为 c。 同时建立两个坐

标系,其中一个是 xO0y,原点 O0 是系统静平衡时的圆

盘几何中心;另一个是 x1O j 0y1,其坐标原点 O j 0 是静平

衡时的轴颈几何中心。 当转子转动以后,由于圆盘的

质量不平衡,使得主轴轴线偏离静平衡的中心位置,此
时(x,y)、(x1,y1)分别表示圆盘几何中心和轴颈几何

中心的坐标。

图 4　 支承跨距 l= 177. 5 mm,转速 ω= 2 000 r / min 时的系统响应

Fig.4　 The system response when the support span is l= 177. 5 mm and the rotational speed is ω= 2 000 r / min

图 3　 两端弹性支承的弹性转子系统示意图

Fig.3　 Schematic diagram of elastic rotor system with
elastic supports at both ends

作用在圆盘上的力有两个,一个是质量偏心引起

的离心力,另一个是主轴施加给圆盘的恢复力。 根据

力学平衡条件,转子轴承系统的动力学方程为

mẍ + cx·+ k1xx + k3xx3 = meω2sin ωt( )

mÿ + cy·+ k1yy + k3yy3 = meω2cos ωt( )
{ (4)

式中, k1x = kkxx / k + kxx( ) 为水平方向的等效刚度;
k1y =kkyy / k + kyy( ) 为竖直方向的等效刚度;m、e 和 ω
分别为圆盘的质量、偏心距和转速;c,k1 x 和 k3 x 分别为

转子的阻尼,线性刚度和非线性刚度;kxx和 kyy代表水

平和垂直方向的轴承径向刚度,由于滚动轴承是各向

同性的,则 kxx = kyy;k 是主轴弯曲刚度,由材料力学可

知,k= 12πER4 / l3,其中,l 为轴承支承跨距。
由于方程中不存在相互耦合的项, y 平面内的振

动与 x 平面内的振动相同,仅仅存在一个时间延迟。
文中只研究一个方向上的振动状态。

将式(4)中的第一式记为

mẍ + cx·+ k1xx + k3xx3 = meω2sin ωt( ) (5)

3　 仿真分析

数值仿真参数如表 2 所示。
表 2　 系统仿真参数

Tab.2　 System simulation parameters

参数 Parameter 数值 Value
质量 Mass / kg 4. 077
系统刚度 System stiffness / (N·m) 1. 794 4×107

系统阻尼 System damping / (N / (m / s)) 1. 808 8×102

偏心距 Eccentricity / mm 0. 001
支承跨距 Span length of support / mm 177. 5

轴心轨迹图是判断系统运行状态的重要依据。 若

图中 1 条或 n 条封闭曲线,系统为周期运动;如以多条

规则封闭曲线存在,系统为拟周期运动,如曲线毫无规

则,则为混沌运动。
相图是动态系统在相平面上的状态轨迹的几何表

达。 通过研究非线性系统在平衡点附近的相图特性,
可以判断系统的稳定性。

关于 Poincaré 图截面的形态有如下描述:
(1)周期解:截面上有且仅有一个不动点或少数

离散点;
(2)拟周期解:截面上呈现出由无限个点构成的

封闭曲线;
(3)混沌运动:截面上出现成片具有分形结构的

密集点。
以转速 ω 作为控制参数,转子-轴承系统的时域

图、相图和庞加图分别如图 4~图 10 所示。
图 4~图 6 分别给出了支承跨距为 177. 5 mm,转

速为 2 000 r / min、5 000 r / min、8 000 r / min 下系统运

动分析图。 图 4~图 6 中轴心轨迹图呈现出一条重复

性良好的封闭曲线,相图也为封闭曲线,此时表明系统

处于周期运动状态,Poincaré 图上存在一个不动点,充
分证明该转子系统处于周期运动状态。

图 7~图 10 分别给出了支承跨距为 177. 5 mm,转
速 为 10 000 r / min、 12 000 r / min、 15 000 r / min、
20 000 r / min下系统运动分析图。 图 7 ~图 10 中轴心

轨迹图以 n 条重复性良好的封闭曲线存在,同时相图
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图 5　 支承跨距 l= 177. 5 mm,转速 ω= 5 000 r / min 时的系统响应

Fig.5　 The system response when the support span is l= 177. 5 mm and the rotational speed is ω= 5 000 r / min

图 6　 支承跨距 l= 177. 5 mm,转速 ω= 8 000 r / min 时的系统响应

Fig.6　 The system response when the support span is l= 177. 5 mm and the rotational speed is ω= 8 000 r / min

图 7　 支承跨距 l= 177. 5 mm,转速 ω= 10 000 r / min 时的系统响应

Fig.7　 The system response when the support span is l= 177. 5 mm and the rotational speed is ω= 10 000 r / min

图 8　 支承跨距 l= 177. 5 mm,转速 ω= 12 000 r / min 时的系统响应

Fig.8　 The system response when the support span is l= 177. 5 mm and the rotational speed is ω= 12 000 r / min

也为一条封闭曲线,且 Poincaré 图上分别存在 5、3、3、
8 个孤立的点,由此可以判断:转速为 10 000 r / min
时,转子系统处于周期-5 运动状态;转速为 12 000 r /
min、15 000 r / min 时,转子系统处于周期-3 运动状态;

转速为 20 000 r / min 时,转子系统处于周期-8 运动状

态。
对转子系统动力学响应观察发现:随着转速的增

加,转子系统的非线性特性变得更为复杂,但是转子轴
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图 9　 支承跨距 l= 177. 5 mm,转速 ω= 15 000 r / min 时的系统响应

Fig.9　 The system response when the support span is l= 177. 5 mm and the rotational speed is ω= 15 000 r / min

图 10　 支承跨距 l= 177. 5 mm,转速 ω= 20 000 r / min 时的系统响应

Fig.10　 The system response when the support span is l= 177. 5 mm and the rotational speed is ω= 20 000 r / min

承系统始终处于周期运动状态,呈现良好的系统稳

定性。

4　 结论

本文主要研究了转子系统最优支承跨距的计算,
以及考虑支承跨距的转子系统非线性动力学特性,主
要结论如下:

1)讨论了刚性支承与弹性主轴、弹性支承与刚性

主轴两种情况下主轴前端位移的变化量,并给出位移

变化量与支承跨距之间的关系曲线,从而得到转子系

统的最佳支承跨距 177. 5 mm。
2)考虑结论 1)中的转子系统最佳支承跨距,分析

不同转速作用下转子系统动力学特性,由图 4 ~图 10
表明:转子系统的运动响应从周期 1 运动逐渐过渡为

周期 n 运动,一直处于周期运动状态,呈现良好的系

统稳定性。
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