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摘  要：高速切削的加工质量、加工效率与高速主轴系统的动力学特性密切相关，而转速对主轴系统的动力学特

性有着明显的影响。该文首先确定了由高转速所诱发的主轴系统动力学特性影响因素，包括离心力、陀螺力矩以

及轴承刚度软化等，并列举了围绕上述影响因素的相关研究成果。在此基础上，基于有限元法构建了考虑转速的

主轴-轴承的通用有限元模型。以某电主轴为例，分别定性或定量分析了离心力、陀螺效应、轴承的径向刚度以及

上述因素的耦合对高速主轴动力学特性的影响。该文的研究表明，主轴在高速运转状态下，轴承径向刚度、离心

力和陀螺效应对主轴系统动力学特性都有较显著的影响，在对高速运转状态下的主轴系统动力学建模时，必须考

虑上述影响因素。 
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THE EFFECT OF HIGH SPEEDS ON DYNAMIC CHARACTERISTICS OF 
MOTORIZED SPINDLE SYSTEM 

WANG Bo , SUN Wei , WEN Bang-chuan 

(School of Mechanical Engineering & Automation, Northeastern University, Shenyang 110819, China) 

Abstract:  High-speed cutting machining quality and processing efficiency are closely related to the dynamics of 

a high-speed spindle system, and the rotating speed also has a significant effect on it. The paper firstly determines 

the impact factors of a high-speed spindle system, including the centrifugal force, gyroscopic moments and the 

bearing stiffness softening, etc. Then it builds the general spindle-bearing FEM considering high speeds. Taking a 

motorized spindle as an example, the effect of a centrifugal force, the gyroscopic effect, the radial stiffness and the 

coupling factors are analyzed qualitatively and quantitatively. Finally, the research shows that the variations of 

bearing radial stiffness, centrifugal forces and gyroscopic moments, have significant effects on the dynamics of a 

spindle system in high speeds. Thusly, when modeling a high speed spindle system, above factors must be taken 

into consideration. 
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高速切削是指采用远高于常规加工的切削速度

和进给速度(一般高于常规加工速度5倍~10倍)进行

加工零件的方法。对于某些极限情况，主轴转速可

达180000rpm、进给速度达80m/min以上[1]。高速切

削不仅可提高加工效率，缩短加工工时，同时还可

获得很高的加工精度。高速主轴系统是保证高速切

削质量的关键技术之一，其动力学特性直接影响高

速切削的加工质量、稳定性及工作效率。因此研究
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与优化高速主轴系统动力学特性有着重要的意义。 

随着主轴转速的不断升高，研究者[2―5]发现高

转速下主轴系统动力学特性与处于静止状态的动

力学特性存在明显不同。例如，Tang等[2]建立了高

速切削系统的动力学方程，说明了离心力和陀螺力

矩对主轴系统动力学特性有影响。Rantatalo等[3]认

为常规的锤击试验所确定的刀尖点频响函数不能

可靠预测高速旋转状态下的切削稳定性。Cao和

Altintas[4]也指出在静态或者准静态情况下是无法

准确预测高速主轴系统的颤振稳定性的。Schmitz

等[5]以预测切削稳定性区域为例证明了在高速旋转

状态下系统的动力学特性发生改变。因而，在高速

主轴系统设计以及动力学特性预估研究中，迫切地

需要定性以及定量的研究高转速对高速主轴系统

动力学特性的影响。 

本文确定了由高转速所诱发的主轴系统动力

学特性影响因素，包括离心力、陀螺力矩以及轴承

刚度软化等。在此基础上，基于有限单元法构建了

考虑转速的主轴-轴承通用有限元模型。并且以某电

主轴为例，分析了离心力、陀螺力矩、轴承径向刚

度及各种因素的耦合作用对高速主轴系统动力学

特性的影响规律。 

1  高转速所诱发主轴系统动力学特性

影响因素 

高速切削通常选用电主轴系统，其结构包括主

轴、前后轴承组、电机转子、电机定子、轴内拉杆、

外壳以及各部位套筒和配重等。影响高速主轴系统

动力学特性的因素大致可以分为3类：一类是包括

主轴、刀柄、刀具结构尺寸、轴承配置[6]以及刀尖

点承受切削力[7―8]等在内的不随转速改变的静态参

数；一类是主轴系统的结合部参数[9―10]，包括主轴-

刀柄、刀柄-刀具结合面的特性；一类则是由转速诱

发的动态力学参数，包括轴系离心力、陀螺力矩和

轴承刚度等因素，这也是本文研究的重点。 

1.1  轴系离心力 

离心力是指旋转系统因旋转而产生的脱离旋

转中心的力，主轴系统在旋转过程中产生由于的离

心力包括主轴系统本身产生的轴系离心力和球轴

承中的滚珠在转动过程中产生的离心力[3,11]。本文

所说的离心力主要指轴系离心力，而滚珠产生的离

心力归结为轴承刚度影响因素中。 

由于主轴轴系轴径较小，出厂前又做了很好的

动平衡，因而很多学者[12―13]在进行动力学分析时，

通常忽略了轴系离心力对主轴系统动力学特性的

影响。而实际上在高转速状态下，轴系离心力的影

响是客观存在的。Nelson[14―15]利用Timoshenko梁单

元建立旋转轴的有限元模型，定性地分析了旋转状

态下离心力、剪切等因素对轴系的影响。Cao和

Altintas[16]建立主轴系统耦合模型，并得出了离心力

对主轴系统存在影响的结论。 

1.2  陀螺力矩 

陀螺效应是旋转的物体有保持其旋转方向(旋

转轴的方向)的惯性，是旋转物体惯性的表现。当旋

转物体装卡在两支承的中点时，旋转轴线不发生变

化，因此没有回转效应；当旋转物体没有装卡偏在

两支承中点偏于一侧或悬臂在外侧时，回转效应增

加轴的刚性。 

在对高速主轴系统进行动力学分析时，研究者

大都考虑了高速运转时陀螺力矩对主轴系统动力

学特性的影响。例如，Xiong等[17]分析了陀螺效应

对主轴系统稳定性的影响，得出旋转主轴的陀螺效

应降低了切削区域的稳定性这一重要结论。 

1.3  轴承刚度 

以电主轴为代表的高速主轴系统，大多选用滚

珠球轴承。影响球轴承刚度特性的因素很多，包括

转速、接触角、预载荷、轴的弯曲变形、轴承滚珠

的离心力以及轴承热效应等。每种因素对轴承刚度

的影响又不是简单的线性关系，而是耦合在一起并

且相互影响，最终从宏观上表现为改变轴承刚度。 

在创建及分析主轴系统动力学模型时，所有研

究者均考虑了轴承刚度对主轴系统的动力学特性

的贡献。例如，Wang和Chang[12]利用径向和转动弹

簧来对角接触球轴承进行建模和分析。Li和Shin[11]

建立了主轴系统动力学热机模型，得出了轴承的安

装形式以及轴承预紧力对主轴系统刚度有很大影

响的结论。关于高转速诱发轴承刚度变化，进而影

响整个主轴系统的动力学特性的研究较少，而本文

正是针对此项内容开展研究。 

高转速对滚珠轴承的刚度有明显的影响，以本

文所研究的电主轴系统为例。前后轴承组型号为

SNR7010H，轴承接触角为25°、轴向和径向预载荷

为14500N时，计算出主轴系统轴承组径向刚度随转

速变化的曲线，如图1所示。可见，在高转速状态

下，轴承的刚度变小，即出现轴承软化现象，而轴

承的软化必将强烈影响主轴系统的动力学特性。 
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图1  球轴承径向刚度软化曲线 

Fig.1  The softening curve of radial stiffness in ball bearing 

2  高速主轴系统动力学特性有限元 
建模 

2.1  主轴系统动力学建模方法 

长期以来，学者们对主轴系统动力学特性建模

与分析做了大量的研究。在建模方法上可分为理论

解析法[18―19]、阻抗耦合子结构法[20―21]、传递矩阵

法[22―23]、试验法[24]及有限元法[25―27]。 

理论解析法虽然可以对主轴系统进行解析或

者数值分析，但由于模型做了大量简化使得求解结

果更适用于定性分析。阻抗耦合法和传递矩阵法可

以建立比较精确的模型，但是对于复杂结构和非线

性动力学分析比较困难。试验法虽然可以准确得获

得系统的各种影响参数，但是结果不具有通用性而

且试验有时还要受到机床结构的诸多限制而无法

实施。有限元法可以避免这些不足，目前国际上广

泛采用有限元方法来建立更为精准的主轴系统动

力学模型，Choi和Lee[25]利用有限单元法分析了由

齿轮驱动的主轴系统动静态特性。Kang等[26]建立了

主轴-轴承系统的有限元模型，分析了静态和动态参

数对主轴系统的影响，并以多个实例指导了主轴系

统设计流程。尽管已经有很多学者开始了利用有限

元法对高速主轴系统进行分析与研究，但是对于分

析高转速对电主轴系统动力学特性的影响仍处于

探索阶段，并没有得出一个被广泛接受的结论。 

2.2  考虑转速影响的高速主轴系统建模原理 

这里选用考虑剪切作用的Timoshenko梁单元

来模拟主轴系统，分别求解梁单元的动能、应变能

以及外力功，并结合轴承刚度矩阵利用哈密顿原理

得出主轴系统的拉格朗日算子，推导出考虑转速影

响的主轴系统有限元运动方程。 
2.2.1  主轴轴段的动能 

长L的Timoshenko梁在全局坐标系o-xyz中位置

如图2所示，其中ox为轴的旋转轴方向。 

梁上任意一点P的坐标可以用球坐标表示为

(l,)，其中：l为P点与所在截面圆心的距离；为P

点绕旋转轴转过的角度。P点的位移用向量q表示，

q ={v,w,θv,θz}
T。则P点的最终坐标表示为： 
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图 2  一段 Timoshenko 梁动能模型 

Fig.2  The kinetic energy model of a Timoshenko beam  

则该段梁从Ⅰ位置运动到Ⅱ位置的动能为： 
2
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0 0
d ( )d

2 2

L LJ A
T x v w x

 
                  

2 2

0 0

( ) ( )
d d

2 2

L Ly z y z y zI J
x x

        
 

   
(2) 

其中：I=π(R4-r4)/4；J=π(R4-r4)/2；R为横截面外径；

r为横截面内径；A为横截面面积； 为材料密度；

Ω为主轴转速。 
2.2.2  主轴轴段的应变能 

如图3所示长度为L的Timoshenko梁在x-y平面

受剪切力V以及绕z轴弯矩后mz截面的变形情况，该

段轴的体积为dV。 

z
z v

x




zmv

x

y

d
V

V x
x





 
图 3  x-y 平面 Timoshenko 梁发生剪切变形 

Fig.3  The shear deformation of Timoshenko beam in xy-plane 

利用弹性力学原理，该段上一点的应变状态为

ε={εxx, γyz, γzx}
T，其中： 
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1 1

,
2 2

,

y z
xx

xy z xz y

w v
z y

x x x x

v w

x x

 

   

                  
 

   
 

  (3) 



234 工    程    力    学  

于是单位长度应变能可以表达为： 

2 2 21 1 1
d d d

2 2 2xx xy xzU E V G V G V         (4) 

其中：E、G分别表示材料的弹性模量和剪切模量。 
2.2.3  主轴轴段的外力功及运动方程 

0
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其中，qv、qz、mv和mz分别表示单位长度Timoshenko

梁在y、z方向及绕y、z轴旋转的分布载荷和力矩。 

根据哈密顿原理得出系统的拉格朗日算子

L=T-U+W，于是： 
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其中：ks为剪切系数，对于圆环截面ks=0.9。 
2.2.4  轴承刚度处理 

在主轴系统中轴承所在位置将轴承模拟为弹

簧支承模型，角接触球轴承不仅承受径向和轴承联

合载荷，成对安装的角接触球轴承还可以承受力矩

载荷。因此在分析轴承支承部位的刚度时，需要同

时考虑径向刚度和角刚度。于是轴承的支承特性可

描述为一个四自由度的阻抗矩阵，如下式： 

N N N  R Z W              (7) 

其中：N表示轴承支承位置；WN表示由2个径向位

移(v, w)和2个转角(θv, θz)组成的列向量；ZN表示轴

承支承点刚度和阻尼系数的4×4矩阵，可以表示为： 
iN N N Z K B              (8) 

其中：KN表示刚度矩阵；BN表示阻尼矩阵；表示

振动频率。 

绝大多数情况下，径向线位移和角位移是互不

影响的，因此，KN和BN可以写出如式(9)所示形式。

矩阵中每一项都表示2×2矩阵，对于承受径向、轴

向以及力矩载荷的角接触球轴承，其刚度矩阵的各

个元素可以表示为式(10)。其中，x轴表示主轴系统

的轴向；y轴和z轴分别与外加径向静载荷方向同向

和垂直。 
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2.2.5  考虑转速影响的主轴有限元方程 

组集主轴各轴段的运动方程并引入轴承的刚

度矩阵，可获得考虑转速情况下的主轴运动方程，

整理为： 
( )t   Mx Cx Kx F          (11) 

其中：M是主轴质量矩阵， b b
T R M M M ， b

TM 、
b
RM 为主轴平动和旋转质量矩阵；C=ΩGb+Cs，ΩGb

是主轴陀螺力矩阵、 Cs 是结构阻尼矩阵；
b B 2 b

C  K K K M ，Kb是主轴刚度矩阵、KB是

轴承刚度矩阵、 2 b
C M 主轴离心力产生的刚度矩

阵；F(t)是力矢量，包括作用在主轴上的分布力和

集中力。 

3  高速运转状态下主轴系统动力学 
特性影响因素分析 

3.1  某电主轴系统结构参数及有限元模型 

简化的电主轴轴段尺寸列于表1。轴承位置以

及静止状态下的径向刚度列于表2。 

表 1  电主轴系统简化尺寸           /mm 

Table 1  The simplified size of motorized spindle system 

轴段 长度 外径 内径 轴段 长度 外径 内径 轴段 长度 外径 内径

1 10 70 31 11 19 50 16 21 20 96 16

2 10 70 28 12 18 49 16 22 20 96 16

3 13 70 25 13 19 49 16 23 24 96 30

4 7 70 21 14 24 96 16 24 21 47 30

5 10 50 21 15 20 96 16 25 22 45 30

6 16 50 27 16 20 96 16 26 23 45 30

7 18 50 21 17 20 96 16 27 16 45 30

8 18 50 21 18 20 96 16 28 18 45 30

9 16 50 16 19 20 96 16 29 20 45 30

10 18 50 16 20 20 96 16 30 20 45 30

        31 20 45 30
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表 2  电主轴系统轴承位置分布表 

Table 2  The bearing distribution of motorized spindle system 

轴承编号 1 2 3 4 5 6 

节点位置 6 7 9 10 27 28 

距前端面距离/mm 50 66 102 118 466 482

径向刚度/(N/m) 6.236108 5.916108 

电主轴系统有限元模型如图 4 所示。由于选用

Timoshenko 梁单元对主轴进行建模，每个节点具有

6 个自由度，包括 3 个平动自由度和 3 个转动自由

度。电机转子与主轴一起转动。主轴的前轴承组包

括 2 对 4 个轴承、安装形式为串联及面对面的混合

安装；后轴承组包括 1 对 2 个轴承、安装形式为面

对面安装。建模过程中省略主轴外套和套筒，以及

主轴内的拉刀机构[3,7,10]。 

 
图 4  电主轴系统有限元模型 

Fig.4  The finite element model of motorized spindle system 

3.2  转速诱发电主轴动力学特性的变化 

1) 离心力的影响 
2 b

C M 为主轴系统由离心力产生的刚度矩阵，

当主轴转速Ω=0时，主轴系统不受离心力的影响；

而当Ω逐渐增大时，离心力对主轴系统刚度矩阵的

影响就越来越大。 

图5为电主轴系统前4阶固有频率随主轴旋转

速度的变化曲线。从图5可以看出，当主轴转速为

3000rad/s时系统前4阶固有频率分别是静止状态下

的80.83%，97.6%，98.38%以及98.6%。当主轴系统

转速较低(Ω<500rad/s)时，系统的固有频率可以近似

用静止状态下的固有频率表示，误差小于0.5%；但

是随着主轴转速的升高，离心力使得主轴系统固有

频率逐渐降低，其中第1阶下降最快，高阶模态的

固有频率下降较慢。 

图6为离心力作用下电主轴系统前4阶模态阵

型图，与静止状态相比，离心力并不影响电主轴系

统的模态振型。 

2) 陀螺效应的影响 

ΩGb表示主轴系统的陀螺力矩阵，当主轴转速

Ω=0时，主轴系统不受陀螺力矩的影响；而当Ω逐

渐增大时，陀螺力矩对主轴系统动力学特性的影响

就越来越大。考虑陀螺力矩的影响，通过计算不同

转速下系统各阶固有频率(只考虑轴的弯曲)，绘制

第1阶~第4阶固有频率曲线。利用Campbell图计算电

主轴系统的临界转速，如图7所示。从图7可以看出，

系统陀螺力矩对1阶固有频率的影响很小，而对高

阶固有频率影响较大。图7中1X曲线表示不平衡激

振力，利用1X曲线和各阶正反固有频率的交点，即

可获得各正反进动对应的系统临界转速。 

固
有
频

率
变

化
率

固
有
频
率
变
化
率

 
图5  离心力影响下的主轴系统前4阶固有频率变化 

Fig.5  The variation of first four-order natural frequency of 

spindle system under the influence of centrifugal force 

 
1阶        2阶         3阶         4阶 

图 6  离心力影响下电主轴系统模态振型图 

Fig.6  The vibration modal diagram of motorized  

spindle system under centrifugal force influence 

临
界

转
速
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H

z
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图 7  陀螺力矩作用下电主轴系统 Campbell 图 

Fig.7  The Campbell diagram of motorized spindle system 

under gyroscopic torque influence 

图8为在陀螺力矩作用下电主轴系统前4阶反

向涡动与正向涡动振型图，反向涡动是主轴系统各

点在临界转速下的运动方向与主轴旋转方向相反，

而正向涡动就是运动方向与主轴旋转方向相同。从

图8可以看出，正向涡动时主轴系统的振幅增大，

反向涡动时幅值减小。 

 
1阶反向涡动  1阶正向涡动  2阶反向涡动  2阶正向涡动 



236 工    程    力    学  

 
3阶反向涡动  3阶正向涡动  4阶反向涡动  4阶正向涡动 

图 8  陀螺力矩影响下电主轴系统前 4 阶振型图 

Fig.8  The first four-order vibration modal diagram of 

motorized spindle system under gyroscopic torque influence 

3) 轴承刚度的影响 

轴承刚度矩阵是影响主轴系统总体刚度矩阵

的关键因素之一，轴承支承刚度是随主轴转速变化

的，转速较低时，轴承刚度变化较小，而当主轴转

速升高时，轴承刚度减小的很快。将轴承刚度随转

速变化引入对电主轴系统动力学特性分析当中，绘

制电主轴系统前4阶固有频率随轴承刚度变化的曲

线如图9所示。 

 
图 9  轴承刚度影响下主轴系统固有频率变化曲线 

Fig.9  The natural frequency variation curve of spindle system 

under bearing stiffness influence 

从图 9可以看出，当主轴转速较低时 (Ω< 

500rad/s)，主轴系统固有频率可以近似用静止状态

下的固有频率表示，而当主轴转速逐渐升高时，系

统固有频率开始急剧降低，其降低趋势与轴承刚度

随转速的变化趋势一致，即轴承刚度随转速的变化

规律直接决定了主轴系统固有频率的变化趋势。当

主轴转速达到3000rad/s时，4阶固有频率是静止时

的83.56%，1阶是静止时的91.68%，这说明就前4阶

模态而言，轴承刚度对主轴系统的第4阶的影响较

大，对前3阶的影响较为均衡。 

图10所示为在轴承刚度影响下电主轴系统4阶

模态阵型图。从图10可以看出，第4阶模态振型较

静止时发生了较大的改变。 

      
1阶        2阶         3阶       4阶 

图 10  轴承刚度影响下电主轴系统模态振型图 

Fig.10  The vibration modal diagram of motorized spindle 

system under bearing stiffness influence 

3.3  耦合各因素的影响 

将离心力、陀螺力矩和轴承刚度这3个影响因

素耦合在一起，分析电主轴系统动力学特性的影响

规律，如图11所示为主轴转速从0变化至3000rad/s

时固有频率变化曲线，并将静止条件下的固有频率

和3000rad/s(即28647.89rpm)时的离心力、陀螺力

矩、轴承刚度单独影响下以及耦合作用下的固有频

率值列于表3。从图11可以看出，耦合作用下的固

有频率与轴承刚度单独影响下的固有频率变化趋

势较为接近，在Ω<500rad/s时各阶固有频率变化均

较缓慢，当转速升高时，固有频率变化加剧。 

 
图 11  耦合作用下电主轴系统固有频率变化 

Fig.11  The variation of natural frequency under the coupling 

effect in the motorized spindle system 

从表3可以得出，在主轴转速达到3000rad/s时，

各因素耦合起来对电主轴系统固有频率的影响比

每个因素单独作用时的影响要大，耦合作用下1阶

固有频率比静止时降低了30.6%；4阶固有频率降低

16.9%。这说明各因素耦合后对电主轴系统固有频

率的影响并不是线性叠加的关系，而是非线性耦

合。图12列出了耦合因素影响下的电主轴系统前4

阶模态振型图。 

   
1阶        2阶         3阶         4阶 

图 12  3 种因素耦合作用下电主轴系统模态振型图 

Fig.12  The vibration modal diagram of motorized spindle 

system under the coupling effect of three factors 

表 3  耦合作用对高速主轴系统动力学特性的影响 

Table 3  The impact of coupling effect on dynamic 

characteristics in high-speed spindle system 

阶数 i 1 阶 2 阶 3 阶 4 阶

静止Ai/Hz 809.2 2079 2594 2747

数值 Bi/Hz 654.2 2029 2552 2709离
心
力 

变化率 

︱Bi-Ai︱/Ai×100% 
19.2 2.4 1.6 1.4 



 工    程    力    学 237 

(续表) 

阶数 i 1 阶 2 阶 3 阶 4 阶

反进动 Ci/Hz 807.1 2031 2569 2709

变化率 

︱Ci-Ai︱/Ai×100% 
0.26 2.3 0.96 1.4 

正进动 Di/Hz 811.4 2127 2619 2786

陀
螺
效
应 

变化率 

︱Di-Ai︱/Ai×100% 
0.27 2.3 0.96 1.4 

数值Ei/Hz 734.5 1915 2292 2310轴
承
刚
度 

变化率 

︱Ei-Ai︱/Ai×100% 
9.2 7.9 11.6 15.9

反进动 Fi/Hz 557 1812 2217 2242

变化率 

︱Fi-Ai︱/Ai×100% 
31.2 12.8 14.5 18.4

正进动 Gi/Hz 561.2 1910 2269 2284

耦
合
作
用 

变化率 

︱Gi-Ai︱/Ai×100% 
30.6 8.1 12.5 16.8

4  结论 

在高转速状态下电主轴系统动力学特性是影

响高速主轴甚至高速切削加工中心工作性能的关

键因素。分析主轴系统高速运转状态下的动力学特

性影响因素，对优化高速主轴系统的设计、预测高

速加工中心的抗振性及工作稳定性具有重要意义。 

本文采用有限单元法结合弹性力学理论，建立

了考虑转速作用的主轴-轴承转子系统有限元模型。

分析转速对高速主轴系统动力学特性的影响，主要

结论包括： 

(1) 当主轴系统转速低于500rad/s时，离心力的

影响可以忽略；而随着主轴系统转速的升高，离心

力对第1阶固有频率的影响越来越大，而对高阶固

有频率的影响较弱。 

(2) 随着转速的升高，陀螺力矩对电主轴系统

动力学特性的影响逐渐增大，并且主要体现在高阶

模态上，对第1阶模态的影响较小。 

(3) 球轴承径向刚度随着转速升高出现“软化”

现象。而轴承刚度的软化对主轴系统动力学特性影

响较大。当转速低于500rad/s时，球轴承径向刚度

变化缓慢，因此电主轴系统动固有频率变化较小；

而当转速升高轴承刚度下降时，电主轴系统各阶固

有频率都逐渐降低，高阶模态固有频率降低的速度

更快。 

(4) 将离心力、陀螺力矩以及轴承刚度耦合在

一起，发现耦合因素对电主轴系统动态特性的影响

比各因素单独作用的影响更大，而且各因素之间不

是线性叠加，而是非线性耦合。因此由于旋转速度

的不断升高，使得由于转速而诱发的离心力、陀螺

力矩、轴承刚度以及耦合作用下的变化成为影响电

主轴系统动力学特性的关键因素。 
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