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摘　要：为分析高速电主轴轴承 －转子系统的动态特性，利用有限元分析方法和 Ｔｉｍｏｓｈｅｎｋｏ梁理论，建
立考虑离心力和陀螺力矩等高速惯性效应和系统阻尼的电主轴转子系统动力学模型；并以１２０ＭＤ６０Ｙ６型号
高速电主轴为研究对象开展模态试验，获取系统不同工况下的固有频率。研究结果表明：离心力除了造成轴

承支承软化外，还会造成转轴软化，且转轴软化是造成主轴系统固有频率下降的主要原因；陀螺力矩会将主

轴系统每阶固有频率分为前后两个模态，且前后模态随转速变化的规律不同。仿真结果和试验结果吻合较

好，这表明所建模型能够准确预测高速电主轴动态性能。
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　　高速切削加工能高效地切除材料并保证加工
质量，代表着先进制造技术的发展方向。随着切

削速度的不断提高，机床对主轴的性能要求也越

来越高［１］。电主轴“原动件 －传动件 －执行元
件”一体的“零传动”结构将高速加工推向了一个

新的技术层次［２－３］。滚动轴承功耗小、刚度高、成

本低且便于系列化和标准化［４］，在各类加工机床

电主轴上得到了广泛应用，滚动轴承电主轴在高

速工况下的动态性能也成为国内外研究的重点。

李松生等［５－６］考虑离心力、陀螺力矩等高速

惯性作用力对球轴承滚动体的影响，系统地讨论

了超高速时轴承结构和材料参数等对电主轴支承

刚度以及系统固有频率的影响，对转子内径和轴

承跨距进行了优化；张锦龙等［７］建立考虑轴承内

圈离心位移影响的轴承拟静力学模型和轴承－转

子系统有限元模型；Ｊｅｄｒｚｅｊｅｗｓｋｉ等［８］的研究表

明，作用在轴承滚动体上的陀螺力矩会导致轴承

套位移，而离心力引起的轴承内圈位移对此没有

影响；Ｊｏｒｇｅｎｓｅｎ等［９］在电主轴轴承 －转子系统模
型中考虑轴承支承刚度非线性变化影响，重点分

析了主轴转速对系统动态性能的影响；杨佐卫

等［１０］建立了高速电主轴热态性能与动力学特性

耦合分析模型，讨论了轴承离心软化和热预紧力

硬化效应联合作用下的支承刚度变化规律及其对

主轴系统动态性能的影响。

以上工作主要讨论离心力和陀螺力矩带来的

支承软化以及热变形引起的预紧力对电主轴支承

性能和固有频率的影响，而忽略了高速惯性效应

造成的转轴软化对系统动态性能的影响。鉴于

此，本文建立了考虑高速惯性效应的电主轴有限
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元动力学模型，讨论了离心力和陀螺力矩对系统

动态性能的影响，为电主轴高速下的动态设计提

供依据。

１　理论原理

１．１　轴承模型

滚动轴承高速运行时，其滚动体会受到离心

力和陀螺力矩的作用，如图１所示，即轴承高速旋
转时第ｊ个滚动体除了与内外圈之间存在接触载
荷Ｑｉｊ、Ｑｅｊ之外，还会受到离心力Ｆｃｊ、陀螺力矩Ｍｇｊ
的作用［８］，导致轴承支承性能会随着轴承转速的

变化而变化。球轴承对转子提供了轴向、径向和

角向三个方向上的支承刚度。采用典型的滚动轴

承拟静力学模型［１１］获取高速球轴承的动态运行

参数。由于主要分析轴承的动态刚度，模型中可

以不考虑不同位置滚动体与轴承内圈间隙的差

异［１２］，且为讨论方便，其支承刚度可表示为：

Ｆｂ＝Ｋｂδｂ （１）
式中：Ｆｂ为轴承外载荷列向量；Ｋｂ为轴承刚度矩
阵；δｂ为轴承位移列向量。

图１　球ｊ受力分析图
Ｆｉｇ．１　Ｆｏｒｃｅｄｉａｇｒａｍｏｆｔｈｅｂａｌｌｊ

１．２　电主轴轴承－转子系统动力学模型

为建立有效的电主轴滚动轴承－转子系统动
力学模型，根据系统结构及其动力学特性做如下

合理的简化、假设和分析：

１）系统壳体视为非转动轴，轴视为转动轴。
２）各个转轴的振动包含两个径向移动自由

度ｘ和ｙ、两个绕径向方向转动的自由度 θｘ和 θｙ
和一个轴向移动自由度 ｚ，其具体形式如图 ２
所示。

３）各个转轴上的附属零部件（动平衡环、轴
承内圈、轴上安装的刀柄刀具和螺母、电机转子

等）本身弯曲刚度对转轴系统刚度影响很小，可

以忽略，但是其惯性影响较大，应视为转轴上的附

加质量单元，根据其与转轴的连接方式将其分为

５类，如图３所示。
由图３可知，Ｃ１类为拉杆或者夹头与轴的连

图２　转轴的振动坐标系
Ｆｉｇ．２　Ｃｏｏｒｄｉｎａｔｅｓｙｓｔｅｍｏｆｓｈａｆｔｖｉｂｒａｔｉｏｎ

图３　附属零件和梁的连接分类
Ｆｉｇ．３　Ｃｌａｓｓｉｆｉｃａｔｉｏｎｏｆａｃｃｅｓｓｏｒｙｐａｒｔｓａｎｄｂｅａｍｓ

接，在拉杆拉力的作用下，刀柄刀具和拉杆后端与

轴虽然紧密连接，但要考虑它们之间连接界面的

刚度阻尼特性［１３－１４］，只有刚性连接情况下才可视

为自由度完全耦合；Ｃ２类为轴上附属零件与轴的
连接，均为过盈配合，可视为自由度完全耦合；Ｃ３
类为轴承座和轴承外圈的连接，由于轴承外圈被

锁紧螺母和挡肩完全固定，可视为自由度完全耦

合；Ｃ４类为附属零件和壳体的连接，均为过盈配
合或者螺栓锁死，可视为自由度完全耦合；Ｃ５类
为壳体与轴承座的轴向可移动连接，应视为径向

和绕径向转动的自由度完全耦合，轴向移动自由

度不耦合。

４）轴承可视为受转速影响的非线性弹簧，为
转动零部件提供５个振动方向上的支承刚度。
５）相对于系统中各个转轴本身的刚度而言，

轴向外载荷和轴承预紧力对转轴刚度产生的影响

可忽略不计。

６）为方便探讨高速惯性效应对主轴系统动
态性能影响，忽略热位移和电磁不平衡力对系统

动态性能的影响。

７）鉴于轴向力一般不大且轴向刚度小于径
向刚度，可将转子的轴向运动作为刚体平移处理；

同时惯性矩效应对系统轴向动态性能影响可忽

略，因此重点讨论系统径向动态性能。

根据上述的简化、假设和分析，考虑转轴所受

弯矩、横向位移、剪切变形和转动惯量等因素的影

响，用有限单元法［１５］来分析其动力学行为，即沿

轴线将其划分为具有Ｎ＋１个结点的 Ｎ个轴段单

·２２１·
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元，通过单元分析建立起各单元间结点力和结点

位移的关系，综合各单元的运动方程，组建以结点

位移为广义坐标的电主轴运动微分方程，从而将

一个无限个自由度的质量连续分布的阶梯轴振动

问题转化成有限个自由度系统的振动问题。图４
为某前后轴承组背靠背配置的滚动轴承支撑型的

电主轴的转子系统有限元模型。

图４　电主轴轴承－转子系统有限元模型
Ｆｉｇ．４　Ｅｌｅｍｅｎｔｍｏｄｅｌｏｆｂｅａｒｉｎｇｒｏｔｏｒｓｙｓｔｅｍｏｆ

ｍｏｔｏｒｉｚｅｄｓｐｉｎｄｌｅ

根据高速电主轴运行特点，仅考虑主轴高速

运转时离心力和陀螺力矩对轴承的作用时，高速

电主轴轴承 －转子系统整体运动微分方程可表
示为：

Ｍδ̈ｑ＋Ｋδｑ＝Ｆｔ＋Ｆｃ （２）
Ｍ＝ＭＴ＋ＭＲ＋Ｍａ （３）
Ｋ＝Ｋｓ＋Ｋｂ （４）

其中：δｑ为转轴位移向量；ＭＴ为变迁质量矩阵；
ＭＲ为旋转质量矩阵；Ｍａ为附加质量矩阵；Ｋｓ为
转轴刚度矩阵；Ｆｔ为转轴外载荷向量；Ｆｃ为转轴
离心力向量。

考虑主轴高速运转时离心力和陀螺力矩对轴

承和转轴的作用时，式（２）则应表示为：
Ｍδ̈ｑ＋（Ｃ－２ωＧ）δｑ＋［Ｋ－ω

２（ＭＴ－ＭＲ）］δｑ
＝Ｆｔ＋Ｆｃ （５）

式中：ω为转轴角速度；Ｇ为陀螺矩阵；Ｃ为系统
阻尼矩阵。

各参数矩阵可由Ｔｉｍｏｓｈｅｎｋｏ梁理论［１５］确定，

其中质量矩阵Ｍ和陀螺矩阵 Ｇ跟转轴的材料属
性和尺寸有关，Ｍ为对称矩阵，Ｇ为反对称矩阵；
转轴刚度矩阵Ｋｓ与转轴材料弹性有关；Ｃ－２ωＧ
表示系统属性和陀螺力矩共同作用下的综合阻尼

效应，其中Ｃ无法由理论计算得到，需通过模态
试验获取模态坐标下的系统综合阻尼再通过坐标

转换得到；而－ω２（ＭＴ－ＭＲ）表示离心力对转轴
的影响，由此可知，主轴转速越高，惯性效应影响

越大。

需要说明的是，主轴实际工作中的转速波动

会影响主轴振动响应，但对主轴固有频率和振型

没什么影响［１６］，因此式（２）和式（５）中的 Ｆｃ不考
虑主轴转速波动的影响。

２　试验

以功率 ６ｋＷ、最高转速 ６００００ｒ／ｍｉｎ的
１２０ＭＤ６０Ｙ６型磨削用电主轴为研究对象，开展电
主轴工作模态试验，以获取系统不同工况条件下

的固有频率。因为该试验主轴并未安装刀具，因

此该系统不考虑拉杆的作用。前轴轴承型号分别

为Ｂ７００５ＣＤ／Ｐ４Ａ和Ｂ７００３ＣＤ／Ｐ４Ａ。
高速电主轴工作状态下壳体被固定，其振动

主要来源于转轴，由转轴传递至壳体，所以测量壳

体的振动状态可获取系统的固有频率等动态

特性。

电主轴工作模态试验流程如图５所示。电主
轴在运转状态下，将Ｂ＆Ｋ４３８４型压电式单向加速
度传感器布置在电主轴固定装置表面及壳体表

面，采集各个方向上的振动信号，共有９个测点，
采样频率为 ４０９６Ｈｚ。为方便讨论，设电主轴壳
体中部处于径向两个方向的位置分别为点＃１和
点＃２，后端中部轴向方向的位置为点＃３；采集信号
经过 Ｂ＆Ｋ２６９２－０１４型电荷放大器和 ＳＣ３０５－
ＵＴＰ型ＬＭＳ信号采集分析仪的传输和转换后，
最终传送到 ＰＣ机里的 ＬＭＳ专业分析软件进行
分析处理，通过对振动加速度信号进行相干系

数和频谱分析以获取系统模态固有阻尼比和固

有频率。

图５　电主轴工作模态试验
Ｆｉｇ．５　Ｗｏｒｋｍｏｄｅｌｔｅｓｔｏｆｔｈｅｍｏｔｏｒｉｚｅｄｓｐｉｎｄｌｅ

表１表示系统三个位置的试验模态固有阻
尼比。由于系统固有阻尼的不可计算性，在电

主轴壳体未固定时所测得的系统模态固有阻尼

比对其壳体固定并且工作时的分析有一定的参

考意义。

表１　试验模态固有阻尼比
Ｔａｂ．１　Ｔｅｓｔｍｏｄａｌｄａｍｐｉｎｇｒａｔｉｏｓ ％

位置 ｘ ｙ ｚ

＃１ １．６８ １．７９ １．５６

＃２ １．９２ １．６４ １．４９

＃３ ２．０１ ２．４２ ０．９７

·３２１·
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　　图 ６表示 １２０ＭＤ６０Ｙ６型电主轴壳体中部
２００Ｈｚ励磁频率下的振动加速度信号，时间范围
为０～０１０ｓ，频率范围为０～１８００Ｈｚ，信号经过
谐波小波处理过滤干扰成分［１７］。由频谱图可知，

当励磁频率为 ２００Ｈｚ时，系统一阶固有频率为
１６０９２Ｈｚ。

需要说明的是，图 ６中转子的一倍转频
（１９８７Ｈｚ）略小于励磁频率（２００Ｈｚ），是因为电
主轴内置的异步交流电动机存在转速差。

（ａ）时域
（ａ）Ｔｉｍｅｄｏｍａｉｎ

（ｂ）频域
（ｂ）Ｆｒｅｑｕｅｎｃｙｄｏｍａｉｎ

图６　振动加速度信号
Ｆｉｇ．６　Ｖｉｂｒａｔｉｏｎａｃｃｅｌｅｒａｔｉｏｎｓｉｇｎａｌ

３　计算结果与比较

图７所示为Ｂ７００５ＣＤ／Ｐ４Ａ和Ｂ７００３ＣＤ／Ｐ４Ａ
型号轴承滚动体在不同转速下所受的离心力和陀

螺力矩理论计算值大小。由图可知，随着转速的

升高，滚动体所受到的离心力和陀螺力矩增大，且

轴承尺寸越大其惯性作用力的上升趋势也越

明显。

定位预紧下轴承理论支承刚度随转速的变化

规律如图８所示。由图可知，转速越高，轴承受到
的离心力、陀螺力矩等惯性力越大，其滚动体脱离

内圈滚道的趋势越明显，所以轴承的轴向、径向和

角向刚度均下降，且大尺寸轴承 Ｂ７００５的刚度下
降得更快，尤其是轴向刚度和角刚度。

（ａ）离心力
（ａ）Ｃｅｎｔｒｉｆｕｇａｌ

（ｂ）陀螺力矩
（ｂ）Ｇｙｒｏｓｃｏｐｉｃｍｏｍｅｎｔ

图７　不同转速下滚动体的惯性作用力
Ｆｉｇ．７　Ｉｎｅｒｔｉａｌｆｏｒｃｅｓｏｆｒｏｌｌｉｎｇｅｌｅｍｅｎｔｓｗｉｔｈｄｉｆｆｅｒｅｎｔｓｐｅｅｄｓ

（ａ）径向刚度
（ａ）Ｒａｄｉａｌｓｔｉｆｆｎｅｓｓ

（ｂ）轴向刚度
（ｂ）Ａｘｉａｌｓｔｉｆｆｎｅｓｓ

·４２１·
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（ｃ）角刚度
（ｃ）Ａｎｇｕｌａｒｓｔｉｆｆｎｅｓｓ

图８　不同转速下轴承支承刚度
Ｆｉｇ．８　Ｓｕｐｐｏｒｔｓｔｉｆｆｎｅｓｓｏｆｂｅａｒｉｎｇｓｗｉｔｈ

ｄｉｆｆｅｒｅｎｔｓｐｅｅｄｓ

　　图９表示理论下仅考虑高速惯性效应对轴承
支承软化作用时系统一阶固有频率随转速的变化

规律（对于单磁极对电动机，励磁频率数值等于

转速数值的１／６０）。由图可知，由于高速惯性效
应，转速越高，轴承各个方向上支承刚度越小，故

系统固有频率也越低。主轴励磁频率为１０００Ｈｚ
时比１００Ｈｚ时系统一阶固有频率下降了２５１％，
由此可知轴承的支承软化会造成系统固有频率的

下降，但下降幅度不是很大。

图９　支承软化对系统一阶固有频率影响
Ｆｉｇ．９　Ｉｎｆｌｕｅｎｃｅｏｆｂｅａｒｉｎｇｓｏｆｔｅｎｉｎｇｏｎｔｈｅｎａｔｕｒａｌ

ｆｒｅｑｕｅｎｃｉｅｓｏｆｔｈｅｓｙｓｔｅｍ

图１０表示理论下高速惯性效应造成的转轴
软化对系统一阶固有频率的影响。由图可知，当

仅考虑离心力对转轴的影响时，主轴转速越高，离

心作用力越大，系统固有频率就越低，且主轴励磁

频率为１０００Ｈｚ时比１００Ｈｚ时系统一阶固有频
率下降了１５１％；而陀螺力矩则会把主轴系统分
为前后两个模态（模态皆为主轴的横向振动），前

模态频率随着转速的提升而下降，且主轴励磁频

率由１００Ｈｚ上升到１０００Ｈｚ时系统一阶固有频

图１０　转轴软化对系统一阶固有频率影响
Ｆｉｇ．１０　Ｉｎｆｌｕｅｎｃｅｏｆｓｐｉｎｄｌｅｓｏｆｔｅｎｉｎｇｏｎｔｈｅｎａｔｕｒａｌ

ｆｒｅｑｕｅｎｃｉｅｓｏｆｔｈｅｓｙｓｔｅｍ

率下降了１６２％；后模态频率随着转速的升高而
升高，且主轴励磁频率由１００Ｈｚ上升到１０００Ｈｚ
时系统一阶固有频率提高了１４２％。比较图１０
和图９所示结果可知，高速惯性效应引起的转轴
软化对系统固有频率的影响大于支承软化对系统

固有频率的影响。

图１１　系统一阶固有频率
Ｆｉｇ．１１　Ｔｈｅｆｉｒｓｔｎａｔｕｒａｌｆｒｅｑｕｅｎｃｉｅｓｏｆｔｈｅｓｙｓｔｅｍ

图１１为考虑高速惯性效应对轴承和转轴影
响时的系统一阶固有频率理论值和模态试验所测

的试验值。由理论可知，转速越大，惯性效应越明

显，系统固有频率则越低，而前两阶固有频率的试

验值随着转速的提升而下降，但下降趋势与理论

值不一致，这是由于实际情况下主轴运转时还会

产生热位移和电磁不平衡力等作用，轴承处的热

位移会引起轴承热预紧力，提高系统固有频

率［１０］，但系统的热位移会降低主轴的工作寿命和

精度，所以需要抑制热位移的产生；重载工况下电

磁不平衡力作用较大，会导致系统固有频率下

降［１８－２０］。所以，高速工况时系统固有频率的理论

值和试验值位差较大，但各工况下系统固有频率

理论值和试验值误差均在５４％以内，说明所建

·５２１·



国 防 科 技 大 学 学 报 第４０卷

理论模型的准确性。

４　结论

在考虑离心力和陀螺力矩等高速惯性效应对

电主轴轴承和转轴作用的基础上，建立高速电主

轴轴承－转子系统动力学模型，并开展电主轴模
态试验测试系统固有频率，根据理论和试验结果

可得到以下结论：

１）高速惯性效应会造成球轴承软化，降低其
支承刚度，且转速越高，其作用越明显。

２）离心力引起的转轴软化会降低电主轴系
统固有频率，；陀螺力矩将主轴系统分为前后两个

模态，前模态频率随着转速的上升而下降，后模态

频率随着转速的上升而上升；高速惯性效应对转

轴作用引起的系统固有频率变化大于其对轴承作

用引起的系统固有频率变化。

３）根据理论模型所得的各个工况下的系统
固有频率理论值和测试所得的试验值均吻合得较

好，表明所建模型对分析高速电主轴轴承 －转子
系统动力学行为具有一定指导作用。
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