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摘　要：针对高速气浮电主轴转速高，动力学行为复杂，对不平衡激励敏感的特点，基于推广的

拉格朗日方程，建立了高速电主轴转子 气体轴承系统的动力学数学模型，获得了自由振动微分方

程与强迫振动微分方程。在分析气浮电主轴系统残余不平衡质量产生的惯性离心力及不平衡磁拉

力的作用机理的基础上，利用有限元方法，对某最高工作转速为２５００００ｒ／ｍｉｎ的高速气浮电主轴

转子系统进行了不平衡激励的谐响应分析，揭示了运行于超临界模式的高速气浮电主轴在不平衡

激励下的动力学行为，为实际工程应用中的高速气浮电主轴转子系统的优化设计、振动控制等提供

了理论依据。
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高速气浮电主轴是采用气体轴承支承，结构上将电动机与机床主轴融为一体的内装式主轴单元，涉及高

速气体轴承技术、高速电动机技术、冷却技术及变频调速技术等多种关键技术的交叉与融合，作为高速精密

机床的核心功能部件，其性能直接决定了高速精密机床的整体发展水平。气浮电主轴的转速一般每分钟几

万转甚至高达几十万转，通常运行于高于临界转速的超临界模式。高速气浮转子系统动力学行为分析复杂，

对不平衡激励的敏感程度较高［１５］，如果不平衡振动幅度过大，就会损害转子和气浮支承，严重时会引起转轴
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断裂。因此，进行不平衡响应分析，准确把握其动力学特性，提高转子系统的稳定性，对高速电主轴设计具有

重要意义［５９］。

转子系统的不平衡响应是系统在不平衡力或不平衡力矩下的动力响应，是转子动力学研究的基本问题。

针对转子系统的不平衡响应问题，国内外许多学者作了大量的研究。文献［１０］在根据力学和变形分析建立

圆锥滚子轴承刚度计算模型的基础上，采用传递矩阵法（ＴＭＭ）完成了风机转子 轴承系统的动力学模型的

建立；分析了支承结构的对转子系统临界速度与不平衡响应的影响。文献［１１］基于参数匹配与传递矩阵相

融合思想，根据子系统结合面参数匹配条件，提出了一种改进传递矩阵法，用于求解多跨及多转子系统不平

衡响应和灵敏度。文献［１２］采用有限元法研究具有多自由度轴系的横向振动。根据所建立的有限元模型计

算和分析特征值及特征向量，求解临界转速、固有频率、振型和不平衡响应。文献［１３］联合悬臂转子系统的

动力学方程、浮环运动方程求出浮环轴承的等效刚度和阻尼系数，并基于此，对某微型燃气轮机浮环轴承－

悬臂转子系统进行转子动力学仿真，求解临界转速、谐响应及不平衡响应。文献［１４］根据所建立的高速电主

轴动力学分析模型，基于电磁学和机械系统动力学基本理论，获得了高速电主轴在不同预加载荷、轴承配置

下的固有频率和不平衡响应等动态特性，揭示了偏心状态下高速电主轴的动力学行为。文献［１５］利用有限

元分析软件对筒管夹头主要零部件进行谐响应分析，实现了筒管３种不同丝饼直径状态和时变筒管夹头的

数值仿真，得到了筒管夹头对不平衡质量的动态响应特性。文献［１６］在建立高速泵转子系统动力学有限元

模型的基础上，研究了非线性油膜力作用下的轴承阻尼和刚度确定方法，研究了转速、偏心距和轴段直径等

因素对转子系统不平衡响应的影响，以上研究成果为高速电主轴在不平衡激励下的动力学行为分析提供了

借鉴与参考。但目前针对高速电主轴转子－气浮支承系统的不平衡响应研究鲜有报道，为此，笔者以高速气

浮电主轴为研究对象，通过有限元建模仿真，揭示运行于超临界模式的高速气浮主轴在不平衡激励下的动力

学行为，为工程实际应用中的高速气浮电主轴转子系统的优化设计、振动控制等提供了理论依据。

１　高速气浮电主轴动力学建模

１．１　模型简化

针对高速电主轴转子 气体轴承系统动力学分析的特点，为了方便分析与突出重点，建模时特作如下

假设：

１）将整个转子系统视为完全轴对称结构；

２）不考虑闭式止推轴承与轴颈轴承的耦合；

３）整个转子系统只作微小振动；

４）电主轴转子的质量已经完全卸载，且运行在平衡工作点。

根据上述假设，高速ＰＣＢ钻削电主轴转子轴承系统简化模型如图１所示。在其上建立惯性坐标系

犗犡犢犣、转子固连随动坐标系犗狓狔狕和质心坐标系犆犡′犢′犣′。图１所示模型中，各参数的意义如下：

１）犗为转子未发生变形前的几何中心，犆为转子质心；

２）狉为转子的质量偏心；

３）犽１，犮１ 分别为前轴颈气体轴承刚度和阻尼，单位分别为Ｎ／ｍ和Ｎ·ｓ／ｍ；

４）犽２，犮２ 分别为后轴颈气体轴承刚度和阻尼，单位分别为Ｎ／ｍ和Ｎ·ｓ／ｍ；

５）狓１，狔１ 分别为前轴颈气体轴承支承中点处狓和狔方向的偏心，单位ｍ；

６）狓２，狔２ 分别为后轴颈气体轴承支承中点处狓和狔方向的偏心，单位ｍ；

７）犿为转子轴质量，单位ｋｇ；

８）犑ｄ与犑ｐ分别为转子轴的赤道转动惯量和极转动惯量，单位ｋｇ·ｍ
２；

９）犾为整个转子轴的长度，单位ｍ；

１０）犾１ 为前轴颈气体轴承中心到质心平面的距离，单位ｍ；

１１）犾２ 为后轴颈气体轴承轴颈支承部分中心到质心平面的距离，单位ｍ；

１２）α为转子轴绕惯性坐标系犡 轴的角位移，单位ｒａｄ；

１３）β为转子轴绕惯性坐标系犢 轴的角位移，单位ｒａｄ；

１４）ω为转子轴绕自身几何中心线的自转角速度，单位ｒａｄ／ｓ；

１５）μ１ 为转子振动的耗散系数。
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图１　高速气浮电主轴系统简化模型

１．２　基于拉格朗日方程的电主轴转子 气体轴承动力学模型

根据图１所示简化模型，利用能量法分别列写各组件的动能、势

能及耗散能函数。
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　　因为系统阻尼的存在，故应用推广的拉格朗日方程
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式（１０）中，狇犻为系统的广义坐标，在本模型中狓１，狔１，狓２，狔２ 为广义坐标；犙犻为广义力，这里将阻尼归为耗散能

则系统广义力为零。将上述所列写的系统总动能、总势能及总耗散能代入推广的拉格朗日方程式（１０），并引

入复数坐标狉＝狓＋犻狔，经整理可得电主轴转子系统自由振动的运动微分方程
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犾（ ）２

２

，Λ＝
犑ｐ
犾２
。

将式（１１）表达成矩阵形式为

犿狉　
·
＋（犆－犻ωΛ）狉

　·
＋犓狉＝０， （１２）

式（１２）即为电主轴转子系统自由振动微分方程的一般表达式。通过求解方程式（１２），可求解转子系统的临
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界转速与振动模态。当转子因不平衡激励产生强迫振动时，其运动微分方程为

犿狉　
··
＋（犆－犻ωΛ）狉

　·
＋犓狉＝犉， （１３）

求解式（１３）即可得电主轴转子受迫振动下的响应规律。为了求解转子系统的受迫振动，下面将对电主轴转

子的不平衡激励源进行分析。

２　不平衡激励源分析

２．１　转子残余不平衡量计算

电主轴转子在动平衡后，还存在残余不平衡质量，由此产生不平衡惯性离心力。根据ＧＢ／Ｔ９２３９．１表１，

参考精密磨床的主轴和电机转子，确定平衡品质级别为Ｇ０．４，根据ＩＳＯ１９４０／１标准，电主轴转子允许残余

不平衡量为：

犝Ｂ ＝０．００９５４９×犌×犕／狀， （１４）

式中：犌为平衡精度；犕 为转子质量；狀为转子最高工作转速。因此，许用残余不平衡量对应的不平衡惯性离

心力犙ｕｐｅｒ为

犙狌ｐｅｒ＝犝Ｂ×ω
２。 （１５）

图２　电主轴转子偏心气隙示意图

２．２　不平衡磁拉力作用机理分析

如图２所示为电主轴转子偏心气隙示意图，当电主轴转子由于制造

质量偏心和安装偏心将导致定转子间气隙δ（犲，α）沿径向分布不均匀，在

每极磁势一定时，气隙增大处磁密将减小，气隙减小处磁密将增大，这种

不均匀的气隙分布，使得转子各点所受的磁拉力数值不等，其合力不为

零，即产生了不平衡磁拉力。

当转子偏心较小时，不平衡磁拉力的计算式为

犘ｍ ＝β
π犅

２犇犔
２μ０犵０

犲， （１６）

式中：β＝βｓβｔβｎβｄ，βｓ，βｔ，βｎ和βｄ分别为磁路饱和、转子及定子开槽、级数和转子阻尼的影响系数；μ０ 为真空磁

导率；犵０ 为气隙平均长度；犅为气隙磁密。

３　不平衡谐响应仿真与结果分析

以如图３所示最高转速为２５００００ｒ／ｍｉｎ的高速气浮电主轴转子系统为例，基于ＡＮＡＳＹＳ１４．０软件，进行

不平衡激励的谐响应分析。气浮电主轴转子系统分析简化模型如图４所示，相关参数如下。转子长度参数，

犔１＝４ｍｍ，犔２＝１５ｍｍ，犔３＝３８ｍｍ，犔４＝４７ｍｍ，犔５＝２２．４ｍｍ，犔６＝３．６ｍｍ，犔７＝５ｍｍ；转子半径参数，轴段１：

犚＝１０．４ｍｍ，狉＝６．３ｍｍ，轴段２：犚２＝１８．５ｍｍ，轴段３：犚３＝１１ｍｍ。采用ＢＥＡＭ１８８单元模拟转轴，ＭＡＳＳ２１单元

模拟鼠笼转子与止推盘，ＣＯＭＢＩＮ１４单元模拟气体轴承，模型的材料参数如下：转轴的弹性模量为２Ｅ１１Ｐａ，泊

松比为０．２６，密度为７９３０ｋｇ／ｍ
３。鼠笼转子的质量犕１＝０．０１８ｋｇ，半径犚１＝０．０１１ｍｍ。轴承１的支承刚

度：犓狓＝１．０３Ｅ７Ｎ／ｍ，犓狔＝１．０３Ｅ７Ｎ／ｍ。轴承２的支承刚度：犓狓＝１．８６Ｅ７Ｎ／ｍ，犓狔＝１．８６Ｅ７Ｎ／ｍ。载荷

及边界条件：转子的转速２５００００ｒ／ｍｉｎ，考虑转子残余不平量和电机不平衡磁拉力的影响，设鼠笼处不平衡

力为０．０２Ｎ。

图３　高速犘犆犅钻削电主轴转子 支承系统
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图４　高速犘犆犅钻削电主轴转子 支承系统简化模型

根据电主轴转速范围，设置子步数为４１６７，谐响应分析频率范围０～４１６７Ｈｚ，考虑Ｃｏｒｉｏｌｉｓ效应的影

响，对电主轴转子系统进行不平衡响应求解。利用ＡＮＳＹＳ的时间历程后处理器，查看分析结果，可得所关

心节点受不平衡激振力的频率响应曲线。

电主轴在振动峰值激振频率下的轴心轨迹图如图５所示，由图５可知，第１个振动峰值激振频率下，转

子轴芯轨迹为锥动，后端振动较大。第２个振动峰值激振频率下，转子轴芯轨迹也为锥动，前端振动较大。

由此可知，电主轴转子运行稳定。

图５　电主轴在振动峰值激振频率下的轴心轨迹
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图６所示为后径向轴承的支反力犉后 与激励频率的关系，由图６可知在激励频率范围内出现了２个反力

峰值，最大支反力为３．６４０Ｎ；图７所示为前径向轴承的反力犉前 与激励频率的关系，由图７可知在激励频率

范围内出现了２个反力峰值，最大支反力为１．４６３Ｎ。由此可知电主轴前、后径向轴承的支反力均很小。

图６　后径向轴承的支反力与激励频率的关系

图７　前径向轴承的支反力与激励频率的关系

图８所示为后径向轴承的犡方向位移犛后 与激励频率的关系，由图８可知后径向轴承在激励频率范围

内出现了２个峰值，最大幅值为０．３２４９μｍ，图９所示为前径向轴承的犡 方向位移犛前 与激励频率的关系，

由图９可知前径向轴承在激励频率范围内出现了２个峰值，最大幅值为０．０７８２μｍ。总体来说，前后径向轴

承在整个激励频率范围内振动幅值均未超过１μｍ，由此可知，电主轴的不平衡激励对轴承润滑性能影响

较小。

３２第９期 喻丽华，等：高速气浮电主轴转子系统不平衡响应分析
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图８　后径向轴承的犡方向位移与激励频率的关系

图９　前径向轴承的犡方向位移与激励频率的关系

４　结　论

１）应用推广的拉格朗日方程，建立了高速电主轴转子 气体轴承系统的动力学数学模型，获得了自由振

动微分方程与强迫振动微分方程，并分析了气浮电主轴系统的残余不平衡质量与不平衡磁拉力产生的不平

衡激励。

２）以某最高工作转速为２５００００ｒ／ｍｉｎ的气浮电主轴转子 轴承系统为例，考虑不平衡质量和不平衡磁

拉力共同作用，利用有限元方法，完成了不平衡激励的谐响应分析。仿真结果表明：在不平衡激励下，电主轴

转子系统运行稳定，且前后轴颈轴承支反力与振动幅值较小。由此说明电主轴不平衡响应对气浮支承的影
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响较小，可以忽略。

３）为了简化计算，本研究采用线性弹簧模拟静压轴承的气膜刚度，计算结果有一定误差，未来的研究可

以考虑气膜刚度在不同转速下的非线性特性。
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