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摘　要：为了在精密装调过程中对导引头伺服机构的动态特性进行准确预测，采用理论建模的方法确定
了轴承微量装配参数与伺服机构谐振频率的定量关系。基于 Ｈｅｒｔｚ接触理论，建立５自由度轴承刚度模型，
并将微量装配误差对轴承刚度矩阵的影响进行建模和分析；采用 Ｔｉｍｏｓｈｅｎｋｏ梁理论推导弹性阶梯轴单元矩
阵，并确定系统特征值和特征向量的求解方法；采用 ＭＡＴＬＡＢ／ＧＵＩ建立伺服机构谐振频率分析系统，并搭建
实验系统对理论模型进行验证。分析和实验结果表明，所建立的分析方法可以对轴承的微量装配误差引起

的谐振频率变化进行比较准确的计算，解决了目前伺服机构精密装调过程中动态特性预测的难题。
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　　伺服机构的谐振频率是导引头系统重要的动
态特性指标，其大小对导引头的控制带宽具有决

定性的影响，从而直接决定了导引头的视线稳定

精度、干扰力矩抑制能力及振动抑制能力［１］。在

结构设计中，高刚度／质量比材料的选择、负载的
轻量化设计、质量分布及结构的优化设计等是提

高伺服机构谐振频率的最主要手段［２－３］。同时，

伺服机构是由多个零部件集成装配而成，装配过

程中不可避免的配合误差及装配参数的调整也是

改变其动态特性的重要工艺过程。另外，装配参

数的调整不但会改变伺服机构动态特性，也会对

其摩擦力矩［４］、回转精度［５］产生耦合影响。由于

装配参数对伺服机构性能影响的复杂性，国内的

导引头生产部门长期将这种微量影响当成工艺问

题来处理，装配质量控制基本依赖于装调技师的

经验，从而导致装配质量不稳定、反复测试和重复

调整等问题。

伺服机构装配误差是指伺服机构的轴承、框

架、齿轮等因加工、装配形成的偏转、偏移或偏心

误差。虽然微量装配误差及装配参数对伺服机构

动态特性影响并不像改变材料或结构那么显著，

但其造成的谐振频率小范围变化已经引起了国内
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外学者的重视。Ｌｅｅ等［６］建立了轴承偏心的转子

系统的动力学模型，并分析了不同类型的径向偏

心及偏心量对系统谐振频率的影响。Ｅｒｔａｓ和
Ｖａｎｃｅ［７］建立了角接触轴承转子系统的实验系
统，实验研究了角接触轴承外圈和内圈偏转对轴

承刚度及转子系统谐振频率的影响。Ｉｓｈｉｄａ等［８］

则对轴承与轴承座的间隙对转子系统动态特性的

影响进行了分析，并进行了实验验证。Ｇｕｎｄｕｚ
等［９］建立了双列滚子轴承转子系统的动力学模

型，分析了轴承预紧力对系统模态的影响，通过实

验证明，轴承的径向和轴向预紧力都会极大地改

变转子系统的振动特性。目前，由于影响因素众

多、理论建模困难，装配误差对伺服机构动态性能

影响的研究大多采用实验验证的方法，而验证结

论一般只适用于某种类型的伺服机构。因此，采

用理论建模方法，建立统一的伺服机构装配误差

和动态特性的关系是进一步提高系统动态特性及

质量的关键步骤。

现代导弹技术的快速发展对导引头的稳定

精度和动态特性提出了越来越高的要求，因微

量装配误差导致的伺服机构性能波动和质量不

稳定问题逐渐成为导引头性能发展的瓶颈。本

文以研究轴承装配误差对伺服机构动态特性的

影响为目标，通过建立装配误差—系统矩阵—

动态特性的映射关系，分析轴承径向偏移、偏转

及轴向预紧位移对伺服机构谐振频率和模态的

影响。提出谐振频率的快速计算方法，逐步解

决目前伺服机构精密装配过多依赖技师经验和

模糊调整等问题。

１　基于转子动力学的伺服机构系统描述
及系统方程

　　伺服机构很多装配参数会对其谐振频率或模
态产生影响，但所有参数变化都反映在伺服机构

系统质量矩阵、系统刚度矩阵及系统阻尼矩阵中。

如图１所示，如果忽略活动线缆、辅助配件，并将
探测器简化为规则的圆柱体，伺服机构单个转轴

可以看成由弹性轴、负载及轴承组成的轴承 －转
子系统组成，其中负载包含探测器、力矩电机的转

子及角度传感器的内圈。

如图２所示，把弹性轴直径变化处、负载质
心及轴承中心在弹性轴所对应位置作为关键节

点，将弹性轴有限元化，并根据几何尺寸和物理参

数确定每个单元的质量、刚度及阻尼矩阵，与轴承

刚度、阻尼矩阵（忽略轴承质量）及负载质量进行

综合，可以得到系统动力学方程。

图１　伺服机构单轴示意图
Ｆｉｇ．１　Ｓｃｈｅｍａｔｉｃｄｉａｇｒａｍｏｆｕｎｉａｘｉａｌｓｅｒｖｏｍｅｃｈａｎｉｓｍ

图２　轴承－转子系统有限元分析模型
Ｆｉｇ．２　Ｆｉｎｉｔｅａｎａｌｙｓｉｓｍｏｄｅｌｏｆｔｈｅｂｅａｒｉｎｇｒｏｔｏｒｓｙｓｔｅｍ

根据转子动力学理论，伺服机构单轴的动力

学方程可表示为［１０］：

Ｍｑ̈＋Ｃｑ＋Ｋｑ＝ｆ（ｔ） （１）
式中：Ｍ＝Ｍｔ＋Ｍｒ为系统的质量矩阵，Ｍｔ为横向
移动引起的质量矩阵，Ｍｒ为转动惯量引起的质量
矩阵；Ｋ＝Ｋｓ＋Ｋｂ为系统刚度矩阵，Ｋｓ和 Ｋｂ分别
为轴的刚度矩阵和轴承刚度矩阵；Ｃ＝Ｄ＋ωＧ为
系统的阻尼矩阵，Ｄ为比例阻尼，轴承阻尼一般也
采用比例阻尼，即Ｄｂ＝σＫｂ，σ为瑞利比例阻尼系
数，ω为转速，Ｇ为陀螺效应矩阵；ｑ为自由度。
在齐次状态下，式（１）的特征值和特征向量即为
系统的谐振频率和模态。

２　装配误差及预紧量对轴承刚度矩阵影
响分析

　　伺服机构框架不可避免的加工误差以及零件
装配过程中的结合面配合误差会导致轴承内、外

圈之间发生微量的偏移和偏转，另外轴向预紧力

和负载也会使轴承内、外圈之间产生轴向和径向

偏移。上述原因必然造成轴承内、外圈之间５个
自由度的变形，包括３个方向的偏移和２个方向
的偏转，从而改变轴承的刚度、阻尼矩阵。

２．１　面向几何参数的轴承刚度模型

如图 ３所示，假设轴承各方向所受载荷为
Ｆｂ＝｛Ｆｂｘ Ｆｂｙ Ｆｂｚ Ｍｂｘ Ｍｂｙ｝

Ｔ，其对应的变形为

δｂ＝｛δｂｘδｂｙδｂｚθｂｘθｂｙ｝
Ｔ。

根据弹性力学关系，轴承所受的载荷 Ｆｂ必
然是其变形δｂ的函数，因此轴承的刚度矩阵为：

·３１１·
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图３　轴承受力分析及坐标系定义
Ｆｉｇ．３　Ｆｏｒｃｅａｎａｌｙｓｉｓａｎｄｆｒａｍｅｄｅｆｉｎｉｔｉｏｎｆｏｒｔｈｅｂｅａｒｉｎｇ
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　　　　　　 ｓｙｍｍｅｔｒｉｃ

为了求出轴承的刚度矩阵，首先需要建立 Ｆｂ
与δｂ的函数关系式。由每个滚动体的法向载荷
Ｑｊ，通过轴承的静力学关系可以推导出轴承所受
载荷Ｆｂ，如下：

Ｆｂｘ
Ｆｂｙ
Ｆｂ

{ }
ｚ

＝∑
ｚ

ｊ＝１
Ｑｊ

ｃｏｓαｊｃｏｓｊ
ｃｏｓαｊｓｉｎｊ
ｓｉｎα

{ }
ｊ

Ｍｂｘ
Ｍｂ{ }
ｙ

＝∑
ｚ

ｊ＝１
ｒｐＱｊｓｉｎαｊ

ｓｉｎｊ
－ｃｏｓ{ }{

ｊ

（３）

其中：αｊ为轴承受载后的压力角；ｒｐ为轴承内圈
滚道曲率中心到轴承中心的距离。

从轴承的单个滚动体的弹性力学关系入手，

根据Ｈａｒｒｉｓ的理论［１１］，球轴承的单个滚动体与轴

承外圈、轴承内圈形成一个弹性系统，其载荷－变
形关系为：

Ｑｎ，ｊ＝Ｋｎ［δ（ｊ）］
３
２ （４）

式中：ｊ为每个滚珠的角位置，从 ＋ｘ轴逆时针方
向开始；δ（ｊ）是位于 ｊ的滚动体的变形量；Ｑｎ，ｊ
是位于 ｊ的滚动体的法向载荷；Ｋｎ是轴承内
圈－滚动体 －外圈的有效刚度系数，是轴承材料
和几何参数的函数。

如图４所示，可以得到轴承变形与每个滚珠
的弹性变形量δ（ｊ）的关系为：

δ（ｊ）＝
Ａ（ｊ）－Ａ０ δ（ｊ）＞０

０ δ（ｊ）≤{ ０
（５）

式中：Ａ０是轴承未受载时，轴承内圈滚道曲率中
心ｏｏ及外圈滚道曲率中心 ｏｉ之间的距离；Ａ（ｊ）
是轴承受载后，在ｊ处轴承内圈滚道曲率中心ｏｏ

图４　球轴承滚动体弹性变形关系
Ｆｉｇ．４　Ｅｌａｓｔｉｃｄｅｆｏｒｍａｔｉｏｎｒｅｌａｔｉｏｎｏｆ

ｒｏｌｌｉｎｇｂｏｄｙｆｏｒｂａｌｌｂｅａｒｉｎｇ

及外圈滚道曲率中心ｏ′ｉ之间的距离，

Ａ（ｊ）＝ （δｔｚｊ）
２＋（δｔｒｊ）槡

２ （６）
其中，δｔｚｊ＝Ａ０ｓｉｎα０＋δｚｊ，δ

ｔ
ｒｊ＝Ａ０ｃｏｓα０＋δｒｊ；δｚｊ、δｒｊ分

别为滚动体的轴向、径向变形，α０是轴承的初始
接触角。δｚｊ和δｒｊ用轴承的总位移向量δｂ表示为：

δｚｊ＝δｂｚ＋ｒｐ｛θｂｘｓｉｎ（ｊ）－θｂｙｃｏｓ（ｊ）｝

δｒｊ＝δｂｘｃｏｓ（ｊ）＋δｂｙｓｉｎ（ｊ）－ｒ{
Ｌ

（７）

其中，ｒＬ是轴承径向游隙。
通过式（３）～（７）可以得到 Ｋｂ的２５个分量

的代数表达式，如：

ｋｘｘ＝Ｋｎ∑
ｚ

ｊ＝１

［Ａ（ｊ）－Ａ０］
ｎｃｏｓ２ｊ

ｎＡ（ｊ）（δ
ｔ
ｒｊ）
２

Ａ（ｊ）－Ａ０
＋Ａ（ｊ）

２－（δｔｒｊ）[ ]２
Ａ（ｊ）

３

２．２　轴承装配误差及参数对轴承刚度矩阵影响
分析

　　下面以７１８０３角接触轴承为例进行分析。其
主要参数如表１所示。

表１　７１８０３角接触轴承参数
Ｔａｂ．１　Ｐａｒａｍｅｔｅｒｓｏｆａｎｇｕｌａｒｃｏｎｔａｃｔｂｅａｒｉｎｇ７１８０３

几何参数 参数值 几何参数 参数值

外径／ｍｍ ２６ 内滚道直径／ｍｍ １９．１１０９

内径／ｍｍ １７ 外滚道直径／ｍｍ ２３．８８９１

宽度／ｍｍ ５ 初始接触角／（°） １５

滚珠数量 １５ 内滚道曲率系数 ０．５６

球径／ｍｍ ２．３８１０ 外滚道曲率系数 ０．５４

假设轴承已经初步预紧，即轴承游隙为０且
轴承滚动体与滚道恰好接触，以此作为分析的零

点。轴承ｚ向预紧量变化范围为０～００１ｍｍ，其
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他变形分量为０，轴向位移对轴承刚度矩阵的影
响如图５所示。

由图５可以看出，随着预紧量的增加，轴承刚
度增加明显。０ｍｍ到０００２ｍｍ刚度迅速增加，
之后平滑增加。ｘ向和 ｙ向分量远远大于轴向（ｚ
向）分量，这与轴承接触角大小有关。

（ａ）轴承线刚度变化
（ａ）Ｃｈａｎｇｅｉｎｂｅａｒｉｎｇ′ｓｌｉｎｅａｒｓｔｉｆｆｎｅｓｓ

（ｂ）轴承角刚度变化
（ｂ）Ｃｈａｎｇｅｉｎｂｅａｒｉｎｇ′ｓａｎｇｕｌａｒｓｔｉｆｆｎｅｓｓ

图５　轴向预紧位移对轴承刚度矩阵的影响
Ｆｉｇ．５　Ｉｎｆｌｕｅｎｃｅｏｆａｘｉａｌｐｒｅｔｅｎｓｉｏｎｄｉｓｐｌａｃｅｍｅｎｔｏｎ

ｂｅａｒｉｎｇｓｔｉｆｆｎｅｓｓｍａｔｒｉｘ

　　假设轴承ｚ向预紧位移为０，ｘ方向径向偏移
误差为０～００１ｍｍ，则轴承刚度矩阵变化趋势如
图６所示。

图６　径向偏移对轴承刚度矩阵的影响
Ｆｉｇ．６　Ｉｎｆｌｕｅｎｃｅｏｆｒａｄｉａｌｄｅｖｉａｔｉｏｎｏｎｂｅａｒｉｎｇｓｔｉｆｆｎｅｓｓｍａｔｒｉｘ

　　从图５和图６的对比可以看出：相同偏移量
下，只有径向偏移的轴承刚度要小于只有轴向偏

移的轴承刚度。因为轴承只发生径向偏移，意味

着受载的滚动体数量减少，轴承刚度自然下降。ｘ
方向的线刚度大于ｙ方向，角刚度则相反。

假设轴承安装完成后，存在ｘ、ｙ方向的偏移误
差分别为００１ｍｍ，ｘ、ｙ方向的偏转误差分别为５ｓ，
计算结果如图７所示。随着轴向预紧的增加，轴承
刚度矩阵呈现复杂的变化趋势。但总体而言，随着

预紧位移的增加，轴承ｘ向和ｙ向的径向线刚度和
角刚度会逐渐趋于相同，只从刚度方面考虑，轴承轴

向预紧力会部分消除其装配误差造成的影响。

由以上的分析可以看出，轴承轴向预紧量对

增加轴承刚度最为重要，虽然径向偏移和偏转误

差也会增加该方向上轴承的刚度，但其同样会减

小相反方向轴承的刚度。在伺服机构装配过程

中，尽可能减小轴承装配误差并合理调整预紧量

是提高轴承刚度的必然选择。

·５１１·
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图７　存在装配误差时轴向预紧对轴承刚度矩阵的影响
Ｆｉｇ．７　Ｉｎｆｌｕｅｎｃｅｏｆａｘｉａｌｐｒｅｔｅｎｓｉｏｎｏｎｂｅａｒｉｎｇｓｔｉｆｆｎｅｓｓｍａｔｒｉｘｗｈｅｎｉｎｓｔａｌｌａｔｉｏｎｅｒｒｏｒｉｓｐｒｅｓｅｎｔ

３　伺服机构弹性阶梯轴有限元建模

如果图２中的弹性阶梯轴每个单元都视为规
则圆柱体，则每个单元的质量Ｍｉ、刚度 Ｋｓｉ及陀螺
力矩阵 Ｇｉ都可以由 Ｔｉｍｏｓｈｅｎｋｏ梁理论

［１２］计算

得到。

图８　单元Ｅｉ坐标系及自由度定义
Ｆｉｇ．８　ＣｏｏｒｄｉｎａｔｅｓｙｓｔｅｍａｎｄｆｒｅｅｄｏｍｄｅｆｉｎｉｔｉｏｎｏｆｕｎｉｔＥｉ

如图８所示，对于某一单元 Ｅｉ，如果不考虑 ｚ
方向转动和移动，则每个节点有４个自由度，每个
单元的变形向量为：

ｑｉ＝（ｕｘｉｕｙｉθｘｉθ

     

ｙｉ

节点ｉ

　ｕｘ（ｉ＋１） ｕｙ（ｉ＋１） θｘ（ｉ＋１） θｙ（ｉ＋１

           

）

节点ｉ＋１

）

（８）

由于 ｘｚ，ｙｚ平面自由度的质量、刚度矩阵并
不存在耦合，将其按照平面进行分组：

ｑｉ＝（ｕｘｉθｙｉｕｘ（ｉ＋１） θｙ（ｉ＋１

       

）

ｘｚ平面

　ｕｙｉθｘｉｕｙ（ｉ＋１） θｘ（ｉ＋１

       
）

ｙｚ平面

）

（９）
因此系统的变形向量为：

ｑ＝
ｑｘｚ［２（Ｎ＋１）×１］
ｑｙｚ［２（Ｎ＋１）×１{ }

］ ［４（Ｎ＋１）×１］

＝
［ｕｘ１ θｙ１ ｕｘ２ θｙ２ … ｕｘ（Ｎ＋１） θｙ（Ｎ＋１）］

Ｔ

［ｕｙ１ θｘ１ ｕｙ２ θｘ２ … ｕｙ（Ｎ＋１） θｘ（Ｎ＋１）］{ }Ｔ
（１０）

假设每个单元相对于旋转坐标系的变形向

量为：

ｑｉｒｏｔ＝（ＵｘｉΘｙｉＵｘ（ｉ＋１） Θｙ（ｉ＋１） ＵｙｉΘｘｉＵｙ（ｉ＋１） Θｘ（ｉ＋１））

（１１）
则单元的应变能表示为：

Ｕ＝１２∫
ｌ

０
ＥＩｘ（Ｕ″ｘ）

２＋ＥＩｙ（Ｕ″ｙ）ｄｚ （１２）

式中：ｌ为单元长度；Ｅ为弹性模量；Ｉｘ和 Ｉｙ为转
动惯量。

ｑｉ与ｑｉｒｏｔ的关系可以通过旋转变化得到，其
径向变形分量为：

·６１１·
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Ｕｘ＝ｃｏｓ（ωｔ＋ψ０）ｕｘ＋ｓｉｎ（ωｔ＋ψ０）ｕｙ
Ｕｙ＝－ｓｉｎ（ωｔ＋ψ０）ｕｘ＋ｃｏｓ（ωｔ＋ψ０）ｕ{

ｙ

（１３）
式中，ψ０为初始相位角。

根据 Ｌａｌａｎｎｅ和 Ｆｅｒｒａｒｉｓ得到的特征形状函
数［１３］可以得到ｕ与各变形分量的关系：

ｕｘ＝Ｎ１ｕｘｉ＋Ｎ２ｕｘ（ｉ＋１）＋Ｎ３θｘｉ＋Ｎ４θｘ（ｉ＋１）
ｕｙ＝Ｎ１ｕｙｉ＋Ｎ２ｕｙ（ｉ＋１）＋Ｎ３θｙｉ＋Ｎ４θｙ（ｉ＋１{

）

（１４）
其中，Ｎ１＝１－３ｚ

２／ｌ２＋２ｚ３／ｌ３，Ｎ２＝３ｚ
２／ｌ２－２ｚ３／ｌ３，

Ｎ３＝－ｚ＋２ｚ
２／ｌ－ｚ３／ｌ２，Ｎ４＝ｚ

２／ｌ－ｚ３／ｌ２。
将式（１４）和式（１３）代入式（１２），并整理

得到：

Ｕ＝１２ｑ
Ｔ
ｉＫｓｉｑｉ （１５）

整理得到的Ｋｓｉ即为单元刚度矩阵，如果考虑
剪切效应，则Ｋｓｉ为：

Ｋｓｉ＝Ｋ０＋ΦＫ１ （１６）
其中，

Ｋ０＝
ＥＩ

ｌ３（１＋Φ）
·

１２ ６ｌ －１２ ６ｌ
６ｌ ４ｌ２ －６ｌ２ｌ２

－１２－６ｌ１２ －６ｌ
６ｌ ２ｌ２ －６ｌ４ｌ２

０

０

１２ ６ｌ －１２ ６ｌ
６ｌ ４ｌ２ －６ｌ２ｌ２

－１２－６ｌ１２ －６ｌ
６ｌ ２ｌ２ －６ｌ４ｌ

























２

Ｋ１＝
ＥＩ

ｌ３（１＋Φ）
·

０ ０ ０ ０
０ ｌ２ ０ －ｌ２

０ ０ ０ ０
０ －ｌ２ ０ ｌ２

０

０

０ ０ ０ ０
０ ｌ２ ０ －ｌ２

０ ０ ０ ０
０ －ｌ２ ０ ｌ

























２

Φ＝２４（１＋ν）Ｉ／（κＡｌ２）为横向剪切系数，其中 κ
为Ｔｉｍｏｓｈｅｎｋｏ剪切修正系数，κ＝６（１＋ν）（１＋
ｓ２）２／［（７＋６ν）（１＋ｓ２）２＋（２０＋１２ν）ｓ２］，ｓ＝ｄｏ／
ｄｉ，ｄｉ、ｄｏ为空心轴的内、外直径，ν为泊松比，Ｉ为
转轴的惯性矩。

单元的动能为：

Ｔ＝１２ρＡ∫
１

０
（ｕｘ＋ｕｙ）ｄｚ＋… ＋

１
２ρ∫

１

０
（Ｉｘω

２
ｘ＋Ｉｙω

２
ｙ＋２Ｉｚω

２
ｚ）ｄｚ （１７）

式中，ρ为材料密度。
通过整理式（１７）可以得到单元的质量矩阵

Ｍｉ和陀螺力矩阵Ｇｉ。

４　轴承－转子系统的谐振频率求解

假设在转速为 ω时，系统特征方程的自由
解为：

ｑ（ｔ）＝φｅλｔ　ｑ（ｔ），φ∈ＲＮ （１８）
式中，λ为特征值。

将上式代入式（１），得到：
χ（λ）φ＝０ （１９）

其中，χ（λ）＝（λ２Ｍ＋λＣ＋Ｋ）称为动态刚度。
方程 χ（λ） ＝ λ２Ｍ＋λＣ＋Ｋ ＝０的特征

值有２Ｎ个，对应的特征向量分为右特征向量 φｒ
（由χ（λｒ）φｒ＝０求出）和左特征向量 ｒ（由
Ｔｒχ（λｒ）＝０求出）。

χ（λ）的逆为系统频率响应函数矩阵Ｈ（ω），即：
Ｈ（ω）＝χ－１（ｉω）＝（－ω２Ｍ＋ｉωＣ＋Ｋ）－１

（２０）
其可以表示为特征值和特征向量的函数：

Ｈ（ω）＝∑
Ｎ

ｒ＝１

ａｒφｒ
Ｔ
ｒ

ｉω－λｒ
＋
珔ａｒ珔φｒ珚

Ｔ
ｒ

ｉω－珔λｒ
　Ｈ（ω）∈ＲＮ×Ｎ

（２１）
式中，ａｒ为比例系数。

另外，为了方便求解，对式（１）进行状态空间
变换，令：

ｚ（ｔ）＝
ｘ（ｔ）
ｘ（ｔ[ ]）

则式（１）变换为：

Ｓｚ（ｔ）＋Ｂｚ（ｔ）＝
ｆ（ｔ）[ ]０ （２２）

其中，Ｓ＝
Ｍ ０
０[ ]Ｋ，Ｂ＝ Ｃ Ｋ

－Ｋ[ ]０。
令 ｚ（ｔ）＝珘φｐｅλｐ

ｔ＝
λｐφｐ
φ[ ]
ｐ

ｅλｐｔ，将其代入

式（１），可以得到系统的２Ｎ个特征值 λｐ和特征
向量φｐ对，即：

λｐＳ珘φｐ＋Ｂ珘φｐ＝０ （２３）
将式（２３）写成矩阵形式为：

ＳΠΛ＋ＢΠ＝０ （２４）
其中，Π ＝［珟１ 珟２ … 珟２Ｎ］，Λ＝ｄｉａｇ（λ１，
λ２，…，λ２Ｎ）。对式（２４）进行求解，得到系统的特

·７１１·



国 防 科 技 大 学 学 报 第４０卷

征值和特征向量，即系统的谐振频率和模态。

５　装配误差对系统动态特性影响实例分析
及实验研究

５．１　谐振频率理论分析

基于上述理论，采用ＭＡＴＬＡＢ／ＧＵＩ建立面向
装配的伺服机构谐振分析系统。

下面以图９所示系统进行仿真分析。负载１
质量为０６８ｋｇ，负载２质量为６６ｋｇ，负载３质量
为１２ｋｇ；轴承为两个７１８０３角接触轴承。弹性阶
梯轴假设无中心孔，材料为合金钢，密度７．７×
１０３ｋｇ／ｍ３，弹性模量２１×１０１１Ｎ／ｍ２，泊松比０２８。
阶梯轴主要尺寸（单位：ｍｍ）如图１０所示。

假设轴承安装完成后，两个轴承的内圈分别

存在ｘ、ｙ方向的偏移误差为００１ｍｍ，ｘ、ｙ方向的
偏转误差为５ｓ。两个轴承采用背对背安装方式，
其轴向预紧量为００２ｍｍ，采用第２节的理论得
到轴承刚度矩阵为：

图９　有限元分析对象
Ｆｉｇ．９　Ｏｂｊｅｃｔｏｆｆｉｎｉｔｅｅｌｅｍｅｎｔａｎａｌｙｓｉｓ

图１０　阶梯轴主要尺寸
Ｆｉｇ．１０　Ｍａｉｎｄｉｍｅｎｓｉｏｎｓｏｆｔｈｅｍｕｌｔｉｄｉａｍｅｔｅｒｓｈａｆｔ

６．９９×１０４ ３．０２×１０３ ４．１３×１０３ －８．７３×１０３ －２．１９×１０５

７．４３×１０４ ２．９３×１０４ ２．６９×１０５ ８．７３×１０３

２．０９×１０４ １．５６×１０５ －８．７５×１０３

ｓｙｍｍｅｔｒｉｃ １．４３×１０６ ５．２０×１０４

９．８５×１０















５

图１１　频率响应曲线（轴承预紧位移０．０２ｍｍ）
Ｆｉｇ．１１　Ｆｒｅｑｕｅｎｃｙｒｅｓｐｏｎｓｅｃｕｒｖｅｗｈｅｎｂｅａｒｉｎｇ

ｐｒｅｔｉｇｈｔｅｎｉｎｇａｍｏｕｎｔｉｓ０．０２ｍｍ

　　将图２所示关键节点作为单元节点，并将阶
梯轴分为２８个单元，轴承所在节点分别为第６和
第２６。通过仿真计算，得到系统的频率响应曲线
如图 １１所示，前六阶谐振频率为：１５６５７Ｈｚ、
１６４７７Ｈｚ、２２６５０Ｈｚ、２３８３８Ｈｚ、２２５８９５Ｈｚ、
２２５９１３Ｈｚ。模态计算结果如图１２所示，图中白
色曲线为模态形状。由图１２可以看出，一、二阶
模态为横向位移，三、四阶模态为径向偏转，五、六

阶模态为阶梯轴的弯曲变形。

由以上分析可以看出，轴承接触刚度是决定

旋转轴模态的最主要因素，前四阶模态都与轴承

刚度分量的大小有关。

（ａ）一、二阶模态
（ａ）Ｔｈｅｆｉｒｓｔａｎｄｓｅｃｏｎｄｏｒｄｅｒｍｏｄａｌ

（ｂ）三、四阶模态
（ｂ）Ｔｈｅｔｈｉｒｄａｎｄｆｏｕｒｔｈｏｒｄｅｒｍｏｄａｌ
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（ｃ）五、六阶模态
（ｃ）Ｔｈｅｆｉｆｔｈａｎｄｓｉｘｔｈｏｒｄｅｒｍｏｄａｌ

图１２　模态计算结果（轴承预紧量０．０２ｍｍ）
Ｆｉｇ．１２　Ｍｏｄａｌｃａｌｃｕｌａｔｉｏｎｒｅｓｕｌｔｓｗｈｅｎｂｅａｒｉｎｇ

ｐｒｅｔｉｇｈｔｅｎｉｎｇａｍｏｕｎｔｉｓ０．０２ｍｍ

假设轴承的轴向预紧量从 ０ｍｍ增加到
０２ｍｍ，增加间距为００２ｍｍ，其前四阶谐振频
率的变化趋势如图１３所示。可以看出，随着轴承
轴向预紧量的增加系统的谐振频率并不是线性增

加，由于轴承各分量的耦合作用，其各阶谐振频率

存在波动增长的趋势。

由以上的仿真分析可以看出，本文所建立的

伺服机构数值有限元算法可以快速地得到装配参

数对伺服机构谐振频率及模态的定量关系，这对

伺服机构的精密装配极为重要。

图１３　轴向预紧量对谐振频率的影响
Ｆｉｇ．１３　Ｉｎｆｌｕｅｎｃｅｏｆａｘｉａｌｐｒｅｔｉｇｈｔｅｎｉｎｇａｍｏｕｎｔｏｎ

ｔｈｅｓｙｓｔｅｍｒｅｓｏｎａｎｔｆｒｅｑｕｅｎｃｙ

５．２　实验研究

为了对理论模型进行验证，采用 ｄＳＰＡＣＥ搭
建伺服机构半实物仿真系统并采用加速度传感器

对其进行扫频实验。实验只针对伺服机构方位

轴，方位轴由两个７１８０３角接触轴承支撑，并由力
矩电机直接驱动。采用光电编码器对旋转角度进

行反馈，并限制方位轴在±３０°内旋转。
实验采用千分表对方位轴轴承的装配误差及

预紧量进行测量。安装完成后，前轴承内圈相对

于外圈的偏移量为０００５ｍｍ（ｘ方向）和０００６ｍｍ

（ｙ方向）。后轴承内圈相对于外圈的偏移量为
－０００７ｍｍ（ｘ方向）和０００４ｍｍ（ｙ方向）。
在轴承没有任何预紧的情况下，其扫频结果

如图１４所示。实验结果为５次测量结果的平均
值。可以看出：由于轴承游隙的存在，旋转轴存在

低阶模态，方位轴一阶谐振频率为 １８４０Ｈｚ，二
阶谐振频率为７５５０Ｈｚ。

（ａ）增益曲线
（ａ）Ｇａｉｎｃｕｒｖｅ

（ｂ）相位曲线
（ｂ）Ｐｈａｓｅｃｕｒｖｅ

图１４　轴承无预紧情况下的扫频结果
Ｆｉｇ．１４　Ｒｅｓｕｌｔｓｏｆｔｈｅｓｗｅｅｐｆｒｅｑｕｅｎｃｙｗｈｅｎ

ｔｈｅｂｅａｒｉｎｇｗｅｒｅｎｏｔｐｒｅｌｏａｄｅｄ

随着轴承轴向预紧量的升高，其一阶谐振频

率逐渐增大。当轴承预紧量增加到００２ｍｍ，即
轴承完全消隙时，其一阶谐振频率增加到

１０４５０Ｈｚ。通过第５１节的理论计算模型，得到
同样装配误差的伺服机构一阶谐振频率为

１１０６２Ｈｚ，实验结果与理论分析的结果基本
吻合。

由于电机和驱动器扫频能力的限制，无法对

更高阶的谐振频率进行实验验证。但通过以上实

验结果可以看出，本文所提出的理论模型可以比

较准确地预测在一定装配误差下的伺服机构谐振

频率。

６　结论

以建立装配参数与伺服机构谐振频率定量关

系为目标，对轴承刚度矩阵和弹性阶梯轴的单元

矩阵进行了详细的建模和分析。建立了５自由度

·９１１·
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轴承刚度模型，并分析了轴承装配参数对轴承不

同刚度分量的影响。基于 Ｔｉｍｏｓｈｅｎｋｏ梁理论建
立了弹性阶梯轴单元矩阵，推导得到系统的特征

值和特征向量的数值计算方法，通过与轴承刚度

矩阵的综合得到伺服机构单轴谐振频率分析系

统。最后，采用 ｄＳＰＡＣＥ建立伺服机构的半实物
仿真系统，并对理论分析结果进行了实验验证，通

过实验可以看出：在轴承完全消隙的情况下，建立

的理论模型可以对转轴谐振频率进行比较准确的

预测。总之，本文所建立的谐振频率分析系统可

以快速地得到装配参数与谐振频率的定量关系，

这对研究微量的装配误差对伺服机构谐振频率的

影响具有重要意义。
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