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摘要：

滚动轴承的动态特性和动力学参数对诸如旋翼系统，齿轮系统和主轴系统非常重要的影

响。旋转电机的频率受不同位置滚动轴承动力学参数的影响。研究滚动轴承等效动力学参数

主轴系统和多体模型是在工作中的目的一种新的方法。柔性主轴体由固定接口组件模式的方

法构成。通过等效弹簧和阻尼元件建立了滚动轴承主轴系统的四种不同的模型。主轴体和主

轴系统的实验已经在进行。实验模态频率已经被冲击振动试验和扫频振动试验了。主轴系统

的频率和振动响应已经通过调节等效弹簧和阻尼元件最小化计算和试验频率之间的误差计

算。结果显示线性相等和不相等的弹簧和阻尼模型的频率的误差大是除了第一频率。然而，

非线性不平等的弹簧和阻尼模型的误差较小。非线性不等的弹簧和阻尼模型的预测频率是最

准确的，并与实验结果吻合。该方法可用于精确计算非线性等效刚度参数的多体系统滚动轴

承。

本文呈现的工作目的是为了探寻一种建立滚动轴承等效动力参数主轴系统的多体模型

的新方法。

一、介绍:
旋转的力学性能一直受滚动轴承的动态特性的影响。滚动轴承的关节面的动态特性和时

间变化是非线性的。滚动轴承的动态和主轴系统的动力学参数已被许多研究者研究。单滚动

轴承被认为有更多的因素去研究，如润滑，保持架，波纹度，粗糙度。多体系统与滚动轴承

的动态一直是近期一个重要的研究领域。滚动轴承的动力学参数通常等同于主轴系统的动力

学分析线性弹簧和阻尼元素。模态试验和参数识别的方法一般适用于计算等效刚度和阻尼参

数 [1]。主轴系统的线性等效刚度参数和动力学模型构建和由 AMSharan [2]，WRWang 和

CNChang [3]，KWWang 和 CHChen [4] ..线性等效的模型计算的模态频率主轴齿轮系统由

TQYao构造和动力学分析[5]。主轴工具保持器的界面刚度建模方法和主轴系统的有限元分析

已经由 X.S.Gao [6]进行。高速主轴系统动力学的有限元建模与主轴座工具接头和主轴系统的

动态特性接口效应已经被 B.WANG讨论[7,8]。主轴系统的三层结构有限元模型掘进机已建成

并使用参数辨识方法，通过 X.Han线性刚度和阻尼参数已经确定[9]。用不同的线性和非线性

关节参数主轴系统的等效动力学模型的方法进行了讨论，并在工作中出现验证。



二、主轴系统模型

2.1 灵活的主轴模式

图一，切刀固定在 N1位置，双列滚子轴承及固定在 N2等效位置，两个角球轴承固定

在由面对面 N3的等效位置，从动齿轮被组装由多个花键 N4相当于位置。主轴的有限元模

型由模态综合方法构建。

A三维模型 B二维投影 C 弹簧减震器模型

图 1主轴组件的模型

在本次调查中，使用固定接口组件的方法灵活的主轴建模。这种方法是基于瑞利 - 里

兹法由克雷格和班普顿开发。在该方法的复杂结构被划分成其边被细分为正常和约束模式的

组件。正常模式由求解本征值问题获得。

(1)

其中 K和M是刚度和质量矩阵。结构的边界分别固定在通过接口点表示的轴承位置。

感兴趣的正常模式的数量取决于所感兴趣的应用和频带。约束模式是通过将单位位移到每个

边界节点同时限制其他边界节点的自由度得到静态变形的形状。约束模式在柔性体数目取决

于接口点数目。每个接口点与约束模式相关，约束模式各成分的自由度通过使用模态置换升

减少。

(2)

其中，UL是在组件内部节点（内部节点）的位移，UB是节点组分（边界节点）的边

界，是自然模式，UC是约束模式，和 QN是的广义坐标上的位移自然的模式。整个模型的

行为通过组装各成分的反应进行分析。

主轴的图 2 中的有限元



表 1计算的和实验结果的相对误差

A一个第一弯频率，F1 =1350.4Hz B中的第二个弯道频率，F2 =3486.1Hz

图 2主轴的频率

计算和实验频率的相对误差如表 1所示。在第一和第二频率的振动模式示于图 2。相对

计算误差和试验频率之间的误差小。

2.2 等效动态轴承型号

造型与弹簧阻尼元方法轴承动态的一个关键方面是获得总力和作用于整个滚动轴承

的时刻。在目前的模型中，线性和非线性弹簧阻尼元件被认为分别作为分析的一部分。在参

考文献[11]，在位置 N2和 N3的线性和等效刚度一直由模态试验和参数识别方法进行计算。

弹簧阻尼元件模型显示在图 1c。为了得到的滚动轴承的相对准确的支撑刚度参数，计算出

的和实验的频率之间的相对误差应该通过调整线性和等效弹簧阻尼参数最小值。但是，这种

方法只能实现了第一弯曲频率，误差在参考其他频率时过大。

2.3 动态主轴系统模型

该轴是由有限元建模和各滚动轴承由弹簧阻尼元件建模。其中，该轴承支持在主轴接口

点在点建立。这些接口点重合在重力的轴承内圈中心。因此，动态响应从一个模型传递到其

他模型。图 1描绘了这些接口点相互作用，如双头箭头指示动态响应的交换，从两侧即，滚

动轴承和主轴发生。如前面提到的，滚动轴承具有单件外圈。因此，两个弹簧减震器装置的

外座圈代表每个轴承被刚性连接到轴承座。最后，轴承座通过一个固定的约束连接于主轴箱。

（3）

其中，M是总质量矩阵，C是总潮湿矩阵，KL和 KN是线性和非线性刚度矩阵，Q

是广义坐标向量，F是广义的负荷，n是非线性的因素，当滚子轴承线性接触，N= 10/9和

滚珠轴承点接触，N =3/2 公式（3）通过线性化方法与 RecurDyn的约束多体系统解决。如

果滚动轴承的刚性已经给出，主轴系统的频率将被计算。主要细节在参考文献[10]中讨论。

四种型号的灵活主轴，刚性主轴箱，刚性轴承座和不同的弹簧阻尼器在本文中讨论。这四个

订单/频率计算实验 相对误差

1 1350.4 3486.1 0.34%
2 3486.1 3366.5 3.55%



模型是线性的，平等的弹簧阻尼器模型（①LESDM），线性和不平等的弹簧阻尼器模型

（②LUSDM），非线性和平等弹簧阻尼器模型（③NESDM），非线性和不平等的弹簧阻尼

器模型（④NUSDM ）。

(4)

三、结果与讨论

实验和分析结果佐证。主轴和主轴系统由弹簧减震器主轴模型所预

测的频率与来自主轴系统试验台获得的结果证实了显示在图 4 和图 5。

a主轴的脉冲激励 b 实验频率由脉冲激励主轴的频率

他主轴组件的正弦扫频振动试验已被应用到测试频率响应和查询的等效动力学。主轴

组件包括主轴，主轴箱，滚动轴承及轴承座。为了得到精确的频率响应，所述扫描频率范围

为 100Hz至 3000Hz和扫描频率增量被选择为 0.5Hz的。主轴部件的第一三个数量的频率分

别为 f1=317.4Hz，F2 =1540.4Hz，F3 =2244.0Hz。

a 振动试验的照片 b 100-3000赫兹的频率响应结果

图 5 主轴系统的正弦扫频振动试验

在主轴部件的 N2和 N3的位置的等效刚度参数已经由公式计算。（4）和在 RecurDyn

的软件优化分析。计算和实验结果和相对误差在表 2显示。



模型
位置 频率 / Hz 相对误差（％）

N2 N3 1 2 3 1 2 3

1
1.45e4 1.45e4 316.5 714.9 1614.2 -0.28 -53.59 -28.04

3.02e4 3.02e4 317.9 946.3 1553.8 0.16 -38.57 -30.77

2 3.56e5 43.65e 2.8e4 1041.8 1551.6 -0.03 -32.37 -30.86

3 3.56e5 5e4 317.6 1455.7 2428.7 0.06 -5.50 8.22

4 6e5 3.24e5 317.1 1501.2 2246.8 -0.03 -2.49 0.09

实验 / / 317.4 1540.4 2244.3 / / /

主轴系统的频率和振动响应已通过调整等效弹簧和阻尼元件，以最大限度地减少错误

和实验频率计算。然后用所提出的方法计算了等效刚度参数。

一般来说，在主轴头 N2的径向刚度大于后端 N3实现铣削质量。在标签 2中，除了一

阶频率，lesdm和 lusdm的频率误差很大。①lesdm和②lusdm的第一频率是否准确影响高阶

频率。①lesdm和②lusdm可以应用于计算的等效刚度参数是不准确的。对③nesdm和④nusdm

频率误差小，对④nusdm结果是最准确的。

图 5是正弦扫频振动试验振动试验，B的频率响应效果的照片根据赫兹接触理论得来，

接触动力学和滚动轴承振动是非线性的。因此，在主轴头 N2滚子轴承的径向刚度的载荷 -

变形因数被表现为线接触因子 10/9。在后 N3角接触球轴承的负荷 - 变形因数被表现为点

接触因子 3/2。

A F1 =317.1Hz B F2 =1501.2Hz C F3 =2246.8Hz

图 6。由④NUSDM主轴组件的频率

由④NUSDM支承主轴组件的频率被显示在图 6。一阶频率为主轴，框和④NUSDM317.1Hz

耦合振动的刚性。第二和第三阶频率 1501.2Hz和 2246.8Hz。它们联接轴的挠曲变形振动和

④NUSDM.④NUSDM通常是强大的非线性模型，并得到非线性非等价弹簧和阻尼元素。的

④NUSDM和主轴的动态模型已经由计算结果验证。它可以应用到精确计算等效刚度参数为

在多体系统滚动轴承。



四、结论

主轴的身体和主轴组件的模型已经构建有限元具有同等弹簧阻尼元素。振动响应的模拟

正在进行中。计算出的频率与由脉冲激励和正弦扫频振动试验的实验结果进行比较。因此，

等效刚度参数通过最小化所计算的和实验的频率之间的误差进行计算。现在，从 NUSDM模

型获得的结果和测试结果之间具有良好的协议也将是所提出的方法的有效性的合理的证据。

所提出的方法和模型都是通用的，可用来研究频率、振动响应和主轴系统的动态特性。
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