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基于非线性动态特性的轴承–转子系统振动分析

陈东菊，韩继弘，高　雪，范晋伟

(北京工业大学 先进制造技术北京市重点实验室，北京 100124)

摘　要:随着空气静压主轴在超精密加工过程中的广泛应用，对主轴的运动精度的要求不断提高，如何准确预测

和提高主轴运动精度是十分必要的。基于空气静压轴承的非线性动态特性，研究空气静压主轴的振动特性和预

测模型，探索非线性动态特性分析对主轴回转精度的影响。首先，对空气静压径向轴承的动态特性进行分析，建

立气膜动态流动模型，采用扰动法求解模型得到轴承的非线性动刚度与动阻尼系数。将空气静压轴承内的气膜

作为弹簧阻尼系统建立轴承–转子系统，并通过动力学分析建立了轴承–转子的动态振动模型。将轴承的非线性

动态特性参数引入振动模型，结合MATLAB对模型进行求解，得出了空气静压主轴径向跳动误差曲线、偏转误差

曲线和径向总振动误差曲线，并通过FFT数据处理对振动进行频域分析。通过对比分析得到非线性分析对空气静

压主轴径向振动误差的影响。最后，搭建了空气静压主轴径向回转误差测量试验台，得到主轴实时回转误差信

号，实现轴承–转子系统的振动动力学模型分析的实验验证。从空气静压径向轴承的动态分析可以看出，轴承的

动刚度和动阻尼均呈非线性变化，随着偏心率的增加动刚度不断增加，而动阻尼不断减小。从轴承–转子系统的

振动分析可以看出：1)非线性分析对主轴偏角振动误差有明显影响，而对径向跳动误差的影响不明显，说明非线

性分析主要通过影响主轴的偏角误差从而影响径向总误差。2)定值分析时偏角误差的最大振幅基本稳定，而非

线性分析时偏角误差的最大振幅存在一个增加过程并最终趋于稳定，并且非线性分析时最大振幅明显大于定值

分析时的振幅。3)在供气开始一段时间内，非线性分析与定值分析下的径向总误差基本一致，但随着时间的增

加，非线性分析下的最大振幅大于定值分析下的最大振幅，说明开始供气时非线性分析对径向跳动误差和偏角

误差没有造成明显影响，当供气稳定时非线性的动刚度与动阻尼会对主轴转子振动幅度产生明显影响。4)从频

域上看，非线性分析最大振幅处的共振频率为964 Hz，定值分析最大振幅处共振频率为986 Hz，非线性分析使最

大振幅处的共振频率有所下降。5) 非线性分析和定值分析在频率高于1 500 Hz时，转子的振幅变化都很小，说明频率大于

1 500 Hz之后，转子振动比较稳定，此时气膜的振动频率与固有频率不容易发生共振。空气静压主轴回转误差实

验的结果表明，基于非线性分析所得的主轴径向回转误差的误差率比定值分析所得主轴径向回转误差的误差率

降低了1.43%～6.54%。因此，将空气静压径向轴承内气膜作为弹簧阻尼系统施加于转子之上可以实现轴承–转子

系统的耦合振动分析，轴承非线性动态特征参数的引入实现了轴承动态性能对主轴动态振动的影响，通过基于

非线性动态特性的轴承–转子系统的振动分析可以更加准确地研究和预测空气静压主轴的径向振动误差。
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Vibration Analysis of Bearing-rotor System Based on Nonlinear Dynamic Characteristics
CHEN Dongju，HAN Jihong，GAO Xue，FAN Jinwei

(Beijing Key Lab. of Advanced Manufacturing Technol., Beijing Univ. of Technol., Beijing 100124, China)

Abstract: With the wide application of the aerostatic spindle in the ultra-precision machining process, the requirements for the kinematic preci-

sion of the spindle are increasing. It is necessary to predict and improve the precision of the spindle motion accurately. Based on the nonlinear dy-

namic characteristics of the aerostatic bearing, the vibration characteristics and prediction model of the aerostatic spindle were studied, and the in-

fluence of the nonlinear dynamic characteristic analysis on the spindle rotary precision was explored. Firstly, the dynamic flow model of the gas
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film of the aerostatic journal bearing was established, the nonlinear dynamic stiffness and damping coefficients were obtained by the perturbation

method. The gas film was used as the spring-damping system to build the bearing-rotor system, and the dynamic vibration model of bearing-rotor

system was established by dynamic analysis. Then nonlinear dynamic parameters were introduced into the vibration model, and the curve of the

radial runout error, the deflection error and the total error of radial vibration were obtained by solving the model with MATLAB. The frequency

domain analysis were conducted on the vibration signal. Finally, Rotation Error Measurement experimental of spindle was performed to inspect

the results of vibration error analysis. From the dynamic analysis of the aerostatic journal bearings, the dynamic stiffness and dynamic damping of

the bearing are all nonlinear, and the dynamic stiffness increases with the increase of eccentricity, and the dynamic damping decreases. From the

vibration analysis of the bearing-rotor system, the following conclusions can be obtained. 1) The nonlinear analysis has an obvious influence on

the deflection error, but the influence on the radial runout error is not obvious. It shows that the nonlinear analysis mainly affects the deflection er-

ror of the spindle and thus affects the total radial error. 2) The maximum amplitude of the deflection error is basically stable when the fixed value

analysis is analyzed, while the maximum amplitude of the deflection error has an increase process and tends to be stable at the time of nonlinear

analysis, and the maximum amplitude of the nonlinear analysis is obviously larger than the amplitude of the constant value analysis. 3) The total

radial error of the nonlinear analysis and the constant value analysis is basically the same at the beginning of the gas supply, but with the increase

of  time,  the  maximum amplitude  under  the  nonlinear  analysis  is  larger  than  the  maximum amplitude  under  the  constant  value  analysis,  which

shows that the nonlinear analysis has no obvious effect on the error of radial runout and the deviation angle when the gas supply is started. When

the gas supply is stable, the nonlinear dynamic stiffness and dynamic damping will obviously affect the vibration amplitude of the rotor. 4) From

the frequency domain, the resonance frequency at the maximum amplitude of the nonlinear analysis is 964 Hz, and the resonance frequency at the

maximum amplitude of the constant value analysis is 986 Hz, and the nonlinear analysis reduces the resonance frequency at the maximum amp-

litude. 5) When the frequency is higher than 1 500 Hz, the amplitude change of the rotor is very small, which shows that the vibration of the rotor

is more stable when the frequency is greater than 1 500 Hz, and the vibration frequency of the gas film is not easy to resonate with the natural fre-

quency.  Experimental  results  indicated that  the  error  of  radial  rotation error  of  the  spindle  based on nonlinear  analysis  is  reduced by 1.43% to

6.54% compared to the constant value analysis. Therefore, the coupled vibration analysis of the bearing-rotor system can be achieved by applying

the gas film as the spring-damping system to the rotor. The introduction of nonlinear dynamic characteristic parameters of bearing realizes the ef-

fect of bearing dynamic performance on spindle dynamic vibration. Based on nonlinear dynamic characteristics, the vibration analysis of the bear-

ing-rotor system can more accurately analysis and predict the radial vibration error of the aerostatic spindle.

Key words: aerostatic journal bearing; bearing-rotor system; nonlinear analysis; vibration error

空气静压主轴由于工作阻力小、低摩擦、高转

速、产热少、高精度、无污染等优势被广泛应用于超

精密加工过程中[1]，其运动误差直接影响到加工零件

的表面质量、形状精度及粗糙度，研究表明：主轴的

回转误差会对精密车削加工形成的零件造成30%～

70%的圆度误差，并且所占比例会随着加工精度的提

高而增加[2]，因此研究主轴振动对优化和控制回转精

度具有重要意义。主轴系统的动态特性分析与动力

学分析是振动分析的基础，通过结合动态性能参数

与动力学特性获得主轴的各项运动误差，为振动故

障预测与结构优化设计提供依据。陈东菊等[3]考虑微

气体流动的稀薄效应，运用ANSYS仿真对轴承气膜

与转子组成的系统进行模态分析与谐响应分析，并

通过实验验证了稀薄效应下的固有频率分析更加准

确。Zhang等[4]提出空气静压轴承主轴的五自由度动

态数学模型探讨主轴振动的自然机制，发现主轴振

动的动态特性包括沿轴向和径向的3个平移频率、

1个轴旋转频率（SRF）和1对耦合摆的频率（CTFS）。
同时，Zhang等[5]发现当从加工表面的外侧到中心进

行切削时，主轴的倾斜振动对表面形貌影响逐渐消

失，而主轴的平移振动会对表面形貌产生巨大的影

响。Osborne等[6]研究了额外供气气体轴承–转子系统

的线性动力学系数，仿真了不平衡质量引起的振动

响应并与实验结果进行对比验证。Huang等[7]考虑动

态不平衡影响建立空气静压主轴动态模型，并以此

表征不平衡引起的主轴运动误差，理论和实验结果

证明空气静压主轴误差运动的低频包络现象是主轴

振动中两个运动部件在高频下的独特叠加效应。为

减少径向误差运动，Cappa等 [8]分析了几种制造误

差、轴承参数和进给几何尺寸对气体静压径向轴承

径向误差运动的影响，并最终制定设计准则，结果表

明增加进气孔的数量是最有效的解决方案。

以上分析研究都是基于气体轴承的动刚度与动

阻尼是定值常量时进行的动态分析与振动分析，忽

略了轴承动态性能的变化对主轴性能的影响，而实

际振动过程中气膜的厚度不断变化，导致气膜的动

刚度与动阻尼也在时刻变化，从而影响到主轴的振

动。目前，广泛使用摄动法对动刚度与动阻尼进行估

计，Al-Bender [9]通过动态响应实验证实了摄动法的

有效性。Chen等[10]研究发现由于气体的可压缩性，气

体静压轴承的动刚度和阻尼系数表现出非线性频率

依赖性，特别是对气隙高度小、供气压力高的超精密
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气体静压轴承，其非线性动力学行为十分显著。贾晨

辉等[11] 以球面螺旋槽气体动压轴承为研究对象，研

究在最大承载力下，气体轴承的瞬态刚度和阻尼的

变化规律，研究发现随轴承偏心率的增加，各刚度系

数有明显增大的趋势，阻尼系数的变化趋势较缓。

Yu等[12]通过数值模拟和实验研究发现扰动会对气体

静压轴承的动态特性造成影响，仿真和实验结果表

明，在相同振幅的位移扰动下，随着扰动频率的增大

轴向刚度系数增大，而轴向阻尼系数减小。赵广等[13]

建立了空气静压轴承的气膜支承力模型，模拟发现

气膜的支撑力变化在低速、小偏心率状态时线性变

化线性，而在高速、大偏心率下迅速非线性，同时气

体静压轴承的动压效应显著增强。

以上研究均表明气体轴承的动态性能是动态变

化的，并且会对主轴的动态性能造成影响。作者通过

对轴承动态特性进行数值分析，计算得到随气膜厚

度变化而变化的非线性动刚度与动阻尼，综合考虑

主轴的自激振动、受迫振动、偏摆振动，建立轴承–
转子系统的振动模型，将非线性参数引入到模型的

弹簧阻尼单元中，实现气膜与转子之间的非线性耦

合振动分析，得到非线性分析与定值分析下的主轴

径向振动曲线。最后，搭建主轴回转误差试验台对理

论分析进行验证，为主轴振动误差的预测及精度的

控制提供了理论参考。

1   空气静压径向轴承结构及原理

空气静压径向轴承的结构如图1所示，轴套上沿

轴向分布4排气腔，每排沿周向均匀布置8个气腔。

h0

供气系统对外部空气进行压缩、干燥、过滤后，

压缩空气经由轴套上的进气孔流入轴套上的每个气

腔，进而在轴承间隙中形成厚度为 的气膜，最终从

径向轴承端部流入大气中。由于气膜具有一定的压

力和刚度，所以主轴转子得到支撑和润滑，也限制了

主轴的径向自由度。但由于气膜的可压缩性和波动

性使主轴在径向上产生位移，影响主轴的回转精度，

进而对加工表面的粗糙度、形状及尺寸精度造成影

响。研究空气静压主轴的相关参数如表1所示。

2   空气静压轴承动态特性分析

2.1   气膜动态流动模型

空气静压轴承的动态特性是指当转子偏离平衡

位置并在此位置附近进行小幅振动时气膜压力和性

能的变化情况。研究空气静压轴承的动态特性，需要

建立不定常工况下的雷诺方程以描述气膜的动态流

动。结合空气静压径向轴承的结构和工作原理，动态

不定工况下的雷诺方程如式（1）所示：

b
∂

∂x

(
ph3 ∂p
∂x

)
+
∂

∂z

(
ph3 ∂p
∂z

)
= 6µ

∂(U ph)
∂x

+12µ
∂(ph)
∂t
（1）

p h µ

U t
式中， 为气膜压强， 为气膜厚度， 为气体黏度，

为主轴转速， 为时间。

x = θ ·R z = Z ·R p = P · pa Ω = 12µR2/
(
pah0

2
)
Λ = 6µ·

UR/
(
pah0

2
)

h = H ·h0 R pa

h0

为方便计算，将式（1）进行无量纲化表示，令

， ， ， ，

， ，其中， 为轴承半径， 为大气

压强， 为轴承间隙，则气膜动态流动模型如式（2）
所示：

∂

∂θ

(
PH3 ∂P
∂θ

)
+
∂

∂Z

(
PH3 ∂P
∂Z

)
= Λ · ∂(PH)

∂θ
+Ω · ∂(PH)

∂t
（2）

2.2   动刚度和动阻尼

H′ P′

动刚度和动阻尼是空气静压轴承动态特性的重

要表征参数，采用扰动法对气膜动态流动模型进行

求解，计算动刚度和动阻尼，扰动量为 和 ，如式

（3）所示：{H = H0+H′=H0+εH0 sin wt,
P = P0+P′=P0+ε(P1 sin wt+P2 cos wt)

（3）

H0 P0 ω式中， 为稳态气膜厚度， 为稳态气膜压强， 为

扰动频率。

PA = P0 ·P1 PB =

P0 ·P2

将 式 （ 3 ） 代 入 式 （ 2 ） 中 ， 令 ，

，将扰动量2次方及其以上的高阶项舍去，经简

化可以得到稳态雷诺方程和扰动雷诺方程，如式（4）

 

表 1　空气静压径向轴承参数

Tab. 1　 Parameters of aerostatic spindle
 

参数 数值

L转子长度 /mm 100

D转子直径 /mm 50

h0轴承间隙 /μm 12

质量偏心距/μm 0.5

r转子密度 /(g·m–3) 7.85
 

 

转子

轴套
气腔

D

h
0

L

图 1　空气静压径向轴承结构

Fig. 1　Structural of aerostatic journal bearing
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P0

H0

P1 P2

通过有限差分法求解稳态方程雷诺方程和扰动

雷诺方程，将稳态下求解得出的稳态压强 、稳态气

膜厚度 等代入扰动方程，得出动态压力与动态气

膜间隙，求解式（3）得出 和 ，将其沿着气膜积分，

分别得到动态刚度与动态阻尼系数，如式（5）所示：
Kn =

s
P1 · cos θds

h
,

Cn =

s
P2 · cos θds
ωh

（5）

Kn Cn式中， 、 为偏心方向的动刚度与动阻尼系数。

3   空气静压主轴径向振动分析

3.1   空气静压主轴径向振动误差分析

Fr G

x1

Fr x2

Fr

x′

∆x

空气静压主轴在实际回转运动过程中的任意时

刻，由于径向外力和自身重力的作用使径向轴承内

的气膜产生波动，进而使主轴实际回转轴线偏离理

想回转轴线，从而产生了径向振动误差。如图2所示，

由于径向外力 和转子重力 的作用，转子旋转轴线

偏离原位置理想位置。由于偏心质量的自激振动，在

转子旋转过程中产生径向的偏心振动位移 ；外力

引起的受迫振动产生径向的振动位移 ，即径向跳

动误差；同时由于径向力 作用在轴端，会使主轴转

子产生偏摆角度振动误差，进而在主轴端部产生 的

偏摆振动位移。综上分析空气静压主轴在径向的振

动总误差 如式（6）所示：

∆x = x1+ x2+ x′ （6）

3.2   轴承–转子动力学模型

空气静压主轴中轴套与转子之间的气膜对转子

起到支撑作用，具有一定刚度特性和阻尼特性。因此，

可以将气膜简化为弹簧阻尼系统，建立轴承–转子的

m F1 F2 F3 F4

Fr Fx

G

动力学模型。图3为空气静压主轴的轴承–转子系统

模型及其振动受力分析。空气静压径向轴承包括4排
均匀分布气腔，将每排气腔分别简化为弹簧阻尼系

统。转子简化为集中质量的轴，质心点为O，质量为

。弹簧阻尼系统分别编号为1、2、3、4； 、 、 、

分别为对应编号的弹簧阻尼力。 为径向外载荷， 为偏

心质量在旋转过程中产生的偏心力， 为转子的重力。

t
x θ

假设任意时间 时，空气静压主轴径向自激振动

和受迫振动位移为 ，偏摆角度为 ，结合径向振动误

差分析和对轴承–转子系统的受力分析，轴承–转子

系统的径向振动方程如式（7）所示：{
mẍ+F1+F2+F3+F4=Fr+mg+Fx,

(J0)θ̈+M1+M2−M3−M4 = Fr ·4a
（7）

J0 Mi Fi式中， 为偏摆转动时的转动惯量， 为力 相对于

原点O的转矩。

xi i
以质心O为原点，建立各弹簧阻尼力及其作用点

的位移 （ =1～8）与振动位移和偏摆角度的关系，如

式（8）所示： 

Fi = Kixi+Ci ẋi,i = 1 ∼ 4;
Mi = Fili ,i = 1 ∼ 4;
Fx = meω2 cos ωt;
x1 = x+3aθ;
x2 = x+aθ;
x3 = x−aθ;
x4 = x−3aθ;
l1 = l4 = 3a, l2 = l3 = a

（8）

Ki Ci式中， 与 分别为动态刚度系数与动态阻尼系数，

由第2.2节中计算得到。

将式（8）代入式（7）中整理得轴承–转子系统的

径向动力学振动模型矩阵：[
m 0
0 J0

] [
ẍ
θ̈

]
+

[P Q
P′ Q′

]
+

[
S I
S ′ I′

] [x
θ

]
=[

Fr+mg+meω2 cos ωt−S · e
4aFr−S ′ · e

]
( 9 )

 

x1

Fr

x2

O1

G

O

O2x′
θ

∆x

图 2　空气静压主轴径向振动误差分析

Fig. 2　Error analysis of radial vibration of aerostatic
spindle
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图 3　轴承–转子系统

Fig. 3　Bearing-rotor system of aerostatic spindle
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式（9）中，相关参数可由式（10）求得：

P =C1+C2+C3+C4,

P′ = Q = 3aC1+aC2−aC3−3aC4,

Q′ = 9a2C1+a2C2+a2C3+9a2C4,

S = K1+K2+K3+K4,

S ′ = I = 3aK1+aK2−aK3−3aK4,

I′ = 9a2K1+a2K2−a2K3−9a2K4

（10）

∆x因此，空气静压主轴端部的振动误差 为：

∆x = x1+ x2+ x′ = x+4a · θ （11）

4   仿真结果及分析

4.1   仿真动态特性分析

ε

ε = ∆h/h0

通过求解气膜动态流动模型得到其动态刚度与

动态阻尼，结果如图4所示。其中， 为气膜厚度变化

率， 。由图4可以看出空气静压主轴的动态

刚度和动态阻尼随着偏心率的增加呈非线性变化，

这说明在转子振动过程中，气膜的刚度和阻尼在时

刻变化，所以将非线性的刚度和阻尼系数引入动力

学模型更加符合实际情况。

将动态刚度与阻尼系数和偏心率之间的关系通

过3次多项式拟合，拟合公式如表2所示。则在轴承–
转子系统中的动刚度与动阻尼可由式（12）计算

得到： {Ki = Kn(xi/h0), i = 1 ∼ 4;
Ci =Cn(xi/h0), i = 1 ∼ 4

（12）

4.2   仿真径向振动误差分析

将动态分析计算得到的动态刚度和阻尼系数代

入轴承–转子系统动力学模型，通过MATLAB编程求

解模型获得轴承–转子系统在时域上的振动特性。

图5为空气静压主轴径向振动误差曲线。

通过对比非线性动态分析与传统定值分析的振

动信号可以得到以下结论：

Fr

1）径向跳动误差包括两种形式的振动，在以频

率为主轴回转频率的振动过程中同时进行一定幅度

的上下振动，这是由主轴转子偏心运动和外载荷

造成的。

2）由图5（c）可看出，在供气瞬间转子有一个明

显的振动冲击，转子的振幅从零迅速上升至某一值，

这体现了主轴从开始供气至稳定供气的过程中转子

 

表 2　动态特性拟合公式

Tab. 2　 Fitting formulas of dynamic characteristics
 

参数 拟合公式

动刚度Kn kn(ε) = −24.816ε3 +41.15ε2+
4.092 1ε+21.902

动阻尼Cn Cn(ε) = 0.121 51ε3 +0.071 259ε2−
0.619 43ε+0.741 02
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图 4　动刚度与动阻尼仿真结果

Fig. 4　Simulation results of dynamic stiffness and dynamic
damping
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图 5　空气静压主轴径向振动误差曲线

Fig. 5　Error curves of radial vibration of aerostatic
spindle     
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不稳定的振动特性。

3）非线性分析对径向跳动误差的影响不明显，

但对偏角振动误差有明显影响；定值分析时偏角误

差的最大振幅基本稳定，但非线性分析时偏角误差

的最大振幅存在一个增加过程并最终趋于稳定，其

最大振幅明显大于定值分析时振幅。因此，非线性分

析主要对主轴的偏角误差造成影响，从而影响径向

总误差。

4）在供气开始一段时间内，非线性分析与定值

分析下的径向总误差基本一致；随着时间的增加，非

线性分析下的最大振幅大于定值分析下的最大振

幅。这说明开始供气时非线性分析对径向跳动误差

和偏角误差没有造成明显影响，当供气稳定时非线

性的动刚度与动阻尼会对主轴转子振动幅度产生明

显影响。

为研究振动信号的频率特性，对时域上的振动

信号进行傅里叶变换可得幅频曲线，如图6所示。由

图6可知：非线性分析最大振幅处的共振频率为964 Hz，
定值分析最大振幅处共振频率为986 Hz，非线性分

析使最大振幅处的共振频率有所下降；非线性分析

和定值分析在频率高于1 500 Hz时，转子的振幅变化

都很小，这说明频率大于1 500 Hz之后，转子振动比

较稳定，此时气膜的振动频率与固有频率不容易发

生共振。

5   空气静压主轴径向回转误差试验

轴承–转子系统的振动是气膜与转子之间的气

固耦合振动，气膜动态性能的非线性变化对转子振

动起到重要作用，因此需要试验探究其对主轴振动

的影响。试验以JZ4511精密主轴轴线为基准，安装精

密测量半圆球，运用电感式传感器，采用半径比较法

原理进行径向振动误差测量，振动信号由圆度测量

仪信号调整箱采集处理后在显示器中输出。试验装

置如图7所示。空气压缩机对主轴系统进行供气，供

气压力为0.5 MPa，分别对转速为50、150、200 r/min时
的径向回转误差进行测量。

图8对比了不同转速时在非线性分析、定值分析

和实验测试3种情况下的空气静压主轴径向回转误

差。通过图8的对比可以看出非线性分析下的回转误

差值更加接近实验测量值。为计算理论分析值与实

验分析值之间的误差率，分别将非线性分析和定值

分析得到的回转误差值与试验测量值之差比上测量

值，得到不同转速下的误差率如表3所示，由表3结果

得出在不同转速下非线性分析得到的回转误差的误

差率比定值分析得到的误差率减小了1.43%～6.54%。

 

表 3　回转误差的误差率

Tab. 3　 Error rates of rotation errors
 

分析类型
误差率/%

50 r/min 100 r/min 200 r/min

非线性分析 6.67 5.75 7.94

定值分析 13.21 11.55 9.37
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图 6　振动总误差的频域分析

Fig. 6　Frequency domain analysis of total error
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图 7　回转误差测试装置

Fig. 7　Rotary error testing device
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6   结　论

针对空气静压主轴的振动特性，建立轴承–转子

系统模型对主轴径向振动误差进行分析，通过扰动

法得出轴承非线性的动态性能参数，进行非线性下

的主轴振动分析，实现了气膜与转子之间的非线性

耦合分析，从而实现了主轴径向回转误差的预测与

分析。最终通过主轴回转误差测量试验对理论分析

进行验证，实验结果表明：非线性分析下的回转误差

更加接近实验测量值，非线性分析下回转误差的误

差率比定值分析的误差率减小了1.43%～6.54%，为

主轴振动预测和分析提供了依据。
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