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机床传动丝杠的动力分析
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【摘要】 把机床传动丝杠简化为承受预拉伸力和移动力作用的旋转犜犻犿狅狊犺犲狀犽狅梁，综合考虑了陀螺效应、预

拉伸力和移动力对丝杠振动的影响，以及丝杠两端轴承的支承作用，建立了弹性支承条件下丝杠的频率方程，利用

拉格朗日方程建立了丝杠的动力学模型，利用振型叠加原理和隆格库塔法求解，分析了系统参数对丝杠涡动转速

和横向振动的影响。
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引言

滚珠丝杠传动系统在现代机床中得到了广泛应

用，随着机床加工速度和加工精度的提高，滚珠丝杠

传动系统的动态性能变得越来越重要。

机床工作时，刀具的切削力可分解为３个分力：

垂直于导轨底面的主切削力犉犮，与吃刀方向一致的

背向力犉狉，沿进给方向的进给力犉犵。主切削力与

背向力由机床导轨的底面及侧面支承。工作台移动

时产生的摩擦力犉犳和进给力犉犵构成了通过工作台

作用在丝杠上的轴向力犉狌。主切削力与背向力虽

然由机床导轨的底面及侧面支承，但由于螺母在滚

珠丝杠上是预紧的，工作台移动时轨道的不平度会

导致丝杠承受径向力。为提高丝杠的横向刚度，常

对丝杠进行预拉伸，所以传动丝杠可简化为承受预

拉伸力和移动力作用的旋转梁来进行研究。

文献［１］研究了瑞利梁的涡动频率与临界转速，

没有 考 虑 梁 的 剪 切 效 应；文 献 ［２］研 究 了

犜犻犿狅狊犺犲狀犽狅梁的固有频率随轴向力与切向力的变

化，文献［３］研究了受轴向力作用的犜犻犿狅狊犺犲狀犽狅梁

的振动模态，但文献［２～３］研究的是不旋转

犜犻犿狅狊犺犲狀犽狅梁，所以没有考虑陀螺效应对频率和振

动模态的影响；文献［４］研究了承受单方向移动力旋

转梁的固有频率，没有考虑轴向力的影响；文献［５～

７］研究了受单方向移动力的旋转梁的动态响应，文

献［８］研究了承受３



个方向移动力的旋转梁的动态



响应，但文献［５～８］均采用两端简支的边界条件。

本文把丝杠简化为犜犻犿狅狊犺犲狀犽狅梁，综合考虑陀

螺效应、预拉伸力以及两端轴承的支承作用对振动

频率的影响，建立弹性支承条件下丝杠的频率方程，

并利用拉格朗日方程建立滚珠丝杠传动系统的动力

学方程。

１ 传动丝杠的动力学方程

丝杠以角速度Ω 匀速转动，承受预拉伸力犉，

工作台以速度λΩ移动时丝杠承受轴向力犉狌、径向

力犉狏 和犉狑。以丝杠左端点为坐标原点，建立如

图１所示坐标系。设丝杠在狔和狕方向的横向振动

位移分别为狏（狓，狋）与狑（狓，狋），绕狔和狕轴的转动

角位移分别为θ（狓，狋）与ψ（狓，狋）。

图１ 丝杠的简化模型

犉犻犵．１ 犛犻犿狆犾犻犳犻犲犱犿狅犱犲犾狅犳狋犺犲狊犮狉犲狑

把丝杠两端轴承的支承作用简化为刚度和阻

尼，设两端轴承的支承刚度相同，犽狏 表示轴承在狔
和狕方向上的径向刚度；犽ψ表示轴承绕狔和狕轴的

转动刚度；犮狏表示轴承在狔和狕方向上的径向阻尼，

犮ψ表示轴承绕狔和狕轴的转动阻尼。

根据犜犻犿狅狊犺犲狀犽狅梁理论，横向振动位移包括弯

曲产生的位移和剪切产生的位移，即

狏（狓，狋）＝狏犫（狓，狋）＋狏狊（狓，狋）

狑（狓，狋）＝狑犫（狓，狋）＋狑狊（狓，狋
烅
烄

烆 ）
（１）

梁的转动角位移与弯曲位移的关系为

ψ（狓，狋）＝－
狏犫（狓，狋）

狓

θ（狓，狋）＝
狑犫（狓，狋）



烅

烄

烆 狓

（２）

系统动能包括丝杠的横向振动动能、转动动能、

陀螺力矩产生的动能、回转动能，记为
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系统势能包括丝杠的变形势能及轴承的弹簧势

能，表示为

犝＝犝狊＋犝犫 （４）

其中，丝杠的变形势能犝狊包括弯曲变形势能、剪切

变形势能、预拉伸力和移动轴向力产生的势能，记为
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两端轴承的弹簧势能犝犫表示为

犝犫＝
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系统的耗能为轴承的阻尼耗能，表示为
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外力所做虚功为

δ犠＝犉狏δ狏（狊，狋）＋犉狑δ狑（狊，狋） （８）

式中 犔———丝杠长度 犱———丝杠直径

ρ———丝杠材料的密度

犃———丝杠的截面积，犃＝
π犱２

４

犐———丝杠截面的中性轴惯性矩，犐＝
π犱４

６４

犑———丝杠截面的极惯性矩，犑＝
π犱４

３２
犈———丝杠材料的弹性模量

犌———丝杠材料的剪切模量

犽———剪切系数 犺———丝杠导程

狊———移动力到原点的距离，狊＝λΩ狋

λ———工作台沿丝杠移动速度系数，λ＝
犺
２π

根据文献［９］，连续系统具有同步运动的特征，

设狏（狓，狋）＝犞（狓）狇狏（狋），狑（狓，狋）＝犞（狓）狇狑（狋），

θ（狓，狋）＝Ψ（狓）狇θ（狋），ψ（狓，狋）＝Ψ（狓）狇ψ（狋），将

以上各式代入式（３）、（５）、（６），（７）、（８）后，再代入拉

格朗日方程，得系统的运动方程，表示为
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犕̈狇＋犆狇＋犓狇＝犉 （９）

式中，狇＝（狇狏 狇狑 狇θ 狇ψ）
犜，狇、̈狇分别代表速度和

加速度，犕、犆、犓 分别代表系统的质量矩阵、阻尼

矩阵和刚度矩阵，犉为系统的力向量。

２ 丝杠横向振动的频率方程与振型函数

根据犜犻犿狅狊犺犲狀犽狅梁理论，梁所受的弯矩表示为

犕（狓，狋）＝犈犐
ψ（狓，狋）

狓
，剪力表示为犙（狓，狋）＝

犌犃犽ψ（狓，狋）－
狏（狓，狋）

（ ）狓
。考虑陀螺力矩与预拉

伸力的作用，由文献［２，７］，梁在狔方向自由运动的

方程式为

ρ犃
２狏（狓，狋）

狋２
＋犌犃犽

ψ（狓，狋）

狓
－
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狓
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－

犉
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狓２
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犌犃犽ψ（狓，狋）－
狏（狓，狋）

［ ］狓

烅

烄

烆 ＝０

（１０）

假设振型为狏（狓，狋）＝犞０犲
犿狓犲犻ω狋、ψ（狓，狋）＝Ψ０犲

犿狓·

犲犻ω狋，代入式（１０），整理得

（－犉－犌犃犽）犿２－ρ犃ω
２ 犌犃犽犿

犌犃犽犿 犿２犈犐－犌犃犽＋ρ犐ω
２－２ρ犐

［ ］
Ωω

·

犞０

Ψ

烄

烆

烌

烎０
＝０ （１１）

要使式（１１）有非零解，则

（－犉－犌犃犽）犿２－ρ犃ω
２ 犌犃犽犿

犌犃犽犿 犿２犈犐－犌犃犽＋ρ犐ω
２－２ρ犐Ωω

＝０

（１２）

解得 犿＝±α或犿＝±犻β

其中 α＝
－犫０＋ 犫２０－４犪０犮槡 ０

２犪０

β＝
犫０＋ 犫２０－４犪０犮槡 ０

２犪０

犪０＝（犌犃犽＋犉）犈犐
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２＋（犉＋犌犃犽）·
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２

犮０＝ρ犃ω
２（ρ犐ω

２－犌犃犽－２ρ犐Ωω）

则振型函数可表示为

犞（狓）＝犆１狊犻狀（β狓）＋犆２犮狅狊（β狓）＋

犆３狊犻狀犺（α狓）＋犆４犮狅狊犺（α狓）

Ψ（狓）＝η犆１犮狅狊（β狓）－η犆２狊犻狀（β狓）＋

δ犆３犮狅狊犺（α狓）＋δ犆４狊犻狀犺（α狓

烅

烄

烆 ）

（１３）

如果α为虚数，则用正弦和余弦函数分别代替双曲

正弦和双曲余弦。将振型函数代入式（１０），可得

η＝
犌犃犽β

２＋犉β
２－ρ犃ω

２

犌犃犽β

δ＝
犌犃犽α２＋犉α２＋ρ犃ω

２

犌犃犽α

弹性支承条件下丝杠横向振动的边界条件为

犈犐
犱ψ（０，狋）

犱狓
＝犽ψψ（０，狋）

犽犃犌 ψ（０，狋）－
犱狏（０，狋）

犱（ ）狓
＝－犽狏狏（０，狋）－犉

犱狏（０，狋）

犱狓

犈犐
犱ψ（犔，狋）

犱狓
＝－犽ψψ（犔，狋）

犽犃犌 ψ（犔，狋）－
犱狏（犔，狋）

犱（ ）狓
＝犽狏狏（犔，狋）－犉

犱狏（犔，狋）

犱

烅

烄

烆 狓

（１４）

把狏（狓，狋）＝犞（狓）狇狏（狋）、ψ（狓，狋）＝Ψ（狓）狇ψ（狋）代

入式（１４），整理为

犃犆＝０ （１５）

其中犆＝［犆１犆２犆３犆４］
犜。式（１５）有非零解的充要

条件为

｜犃｜＝０ （１６）

式（１６）即为丝杠的振动频率方程。

将所求频率代入式（１５），令犆１＝１，求得向量

犆，可得梁弯曲振动的振型函数。

为使振型唯一，把振型正则化，令

χ
２
狏∫
犔

０
ρ犃犞

２（狓）犱狓＝１

χ
２
ψ∫
犔

０
ρ犐Ψ

２（狓）犱狓＝１

得 χ
２
狏＝

１

∫
犔

０
ρ犃犞

２（狓）犱狓

χ
２
ψ＝

１

∫
犔

０
ρ犐Ψ

２（狓）犱狓

则振型函数表示为

犞（狓）＝χ狏［犆１狊犻狀（β狓）＋犆２犮狅狊（β狓）＋

犆３狊犻狀犺（α狓）＋犆４犮狅狊犺（α狓）］

Ψ（狓）＝χψ［η犆１犮狅狊（β狓）－η犆２狊犻狀（β狓）＋

δ犆３犮狅狊犺（α狓）＋δ犆４狊犻狀犺（α狓

烅

烄

烆 ）］

（１７）

３ 计算与分析

３１ 丝杠的涡动转速与临界转速

由文献［１０］，主轴系统主要作同步正向涡动，所

以分析丝杠的正向涡动转速与临界转速。取犔＝

１０００犿犿，犱＝２０犿犿，犉＝０，犽ψ＝０，Ω＝０，根据
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式（１６）计算丝杠的振动频率随轴承径向刚度犽狏的

变化。图２为丝杠前两阶振动频率，可以看出，当轴

承径向刚度犽狏→∞时，前两阶振动频率趋近于梁在

简支条件下的固有频率，说明本文的频率方程是正

确的。

取犔＝１０００犿犿，犽狏＝２００犖／μ犿，犽ψ＝２００×

１０６犖／狉犪犱，根据式（１６），计算丝杠的涡动转速随预

拉伸力犉、丝杠的转动速度Ω和丝杠直径犱的变化

情况，如图３～５所示。可以看出，由于预拉伸使得

丝杠的横向刚度增大，涡动转速随预拉伸力的增大

而增大；转速Ω增大，陀螺效应增大，涡动转速随之增

大；丝杠的直径增大，转动惯量增大，涡动转速增大。

图２ 丝杠振动频率随轴承径向支承刚度犽狏的变化

犉犻犵．２ 犛犮狉犲狑’狊狏犻犫狉犪狋犻狅狀犳狉犲狇狌犲狀犮狔犪狊犪犳狌狀犮狋犻狅狀狅犳狋犺犲犫犲犪狉犻狀犵’狊狉犪犱犻犪犾狊狋犻犳犳狀犲狊狊犽狏

（犪）第１阶振动频率 （犫）第２阶振动频率

图３ 丝杠涡动转速随预拉伸力犉的变化（Ω＝４０００狉／犿犻狀，犱＝２０犿犿）

犉犻犵．３ 犛犮狉犲狑’狊狑犺犻狉犾狊狆犲犲犱犪狊犪犳狌狀犮狋犻狅狀狅犳狋犺犲狆狉犲狋犲狀狊犻狅狀犳狅狉犮犲犉

（犪）第１阶涡动转速 （犫）第２阶涡动转速

图４ 丝杠涡动转速随转速Ω的变化（犉＝２０００犖，犱＝２０犿犿）

犉犻犵．４ 犛犮狉犲狑’狊狑犺犻狉犾狊狆犲犲犱犪狊犪犳狌狀犮狋犻狅狀狅犳狋犺犲狊狆犻狀狀犻狀犵狊狆犲犲犱Ω

（犪）第１阶涡动转速 （犫）第２阶涡动转速

在图５中，丝杠的工作转速Ω＝４０００狉／犿犻狀，可

以看出，当犱＜犱犮时，丝杠在启动的过程中将会发

生第一阶共振；当犱＞犱犮，丝杠在启动过程中不会发

生共振；当犱＝犱犮时，丝杠的工作转速正好为共振

转速，丝杠将不能正常工作。由此说明，对于低速运

转的丝杠，合理设计丝杠参数，可以避免共振。

图６～８为丝杠第一阶涡动转速在不同的条件

下随直径的变化。由图６可以看出，预拉伸力会改

变丝杠的临界直径犱犮值，预拉伸力越大，犱犮值越

小。由图７可以看出，在转速比较低时，轴承径向支

承刚度对临界直径犱犮值影响不大；工作转速越高，

轴承径向支承刚度对犱犮值的影响越大。由图８可

以看出，丝杠转速较低时，轴承转动刚度对犱犮值几

乎没有影响。

图９表示的是丝杠前几阶涡动转速随直径和转

速的变化曲线。由图可以看出，当丝杠的工作转速

达到６×１０４狉／犿犻狀时，不同直径的丝杠，其共振转速

不同，经历的共振阶数也不尽相同。直径较小时，共

振阶数多（图９犪），但当丝杠直径增大，达到同样的

转速时，经历的共振阶数减少（图９犱）。
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图５ 丝杠涡动转速随直径犱的变化（Ω＝４０００狉／犿犻狀，犉＝２０００犖）

犉犻犵．５ 犛犮狉犲狑’狊狑犺犻狉犾狊狆犲犲犱犪狊犪犳狌狀犮狋犻狅狀狅犳狋犺犲犱犻犪犿犲狋犲狉犱

（犪）第１阶涡动转速 （犫）第２阶涡动转速

图６ 预拉伸力犉对临界直径犱犮的影响

犉犻犵．６ 犈犳犳犲犮狋狅犳狋犺犲狆狉犲狋犲狀狊犻狅狀犳狅狉犮犲狋狅狋犺犲犮狉犻狋犻犮犪犾犱犻犪犿犲狋犲狉犱犮

图７ 轴承径向刚度对临界直径犱犮的影响

犉犻犵．７ 犈犳犳犲犮狋狅犳狋犺犲犫犲犪狉犻狀犵’狊狉犪犱犻犪犾狊狋犻犳犳狀犲狊狊狋狅

狋犺犲犮狉犻狋犻犮犪犾犱犻犪犿犲狋犲狉犱犮

图８ 轴承转动刚度对临界直径犱犮的影响

犉犻犵．８ 犈犳犳犲犮狋狅犳狋犺犲犫犲犪狉犻狀犵’狊狉狅狋犪狋犻狅狀犪犾狊狋犻犳犳狀犲狊狊

狋狅狋犺犲犮狉犻狋犻犮犪犾犱犻犪犿犲狋犲狉犱犮

３２ 丝杠的振动分析

在系统运动方程式（９）中，若不考虑轴承的支承

作用，则式（９）简化为文献［８］中的系统运动方程，若

代入式（９）的频率不考虑陀螺效应和预拉伸力的影

响，采用两端简支的边界条件，则丝杠的动态响应简

化为文献［８］中梁的响应，由此说明本文运动方程

式（９）的正确性。

将式（１７）及相应的频率代入式（９），利用振型叠

加原理和隆格 库塔法求解方程，计算丝杠的横向振

图９ 丝杠涡动转速随直径犱和转速Ω的变化

犉犻犵．９ 犛犮狉犲狑’狊狑犺犻狉犾狊狆犲犲犱犪狊犪犳狌狀犮狋犻狅狀狅犳狋犺犲犱犻犪犿犲狋犲狉犱犪狀犱狊狆犻狀狀犻狀犵狊狆犲犲犱Ω

（犪）犱＝１０犿犿 （犫）犱＝２０犿犿 （犮）犱＝４０犿犿 （犱）犱＝８０犿犿
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动位移。取犔＝１犿，犈＝２０７×１０５犕犘犪，犌＝８３×

１０４犕犘犪，犽＝０９，ρ＝７８５×１０
３犽犵·犿－３，Ω＝

１０００狉／犿犻狀，犺＝２０犿犿，犽狏＝２００犖／μ犿，犽ψ＝２００×

１０６犖／狉犪犱，犉狌＝０，犉＝２０００犖，犉狏＝５０狊犻狀（π狓）犖，

犉狑＝２００狊犻狀（π狓）犖。

图１０为预拉伸力犉不同时丝杠的横向振动曲

线。由图可见，预拉伸力犉增大，丝杠横向振幅减

小；丝杠狕方向受力犉狑 为狔方向受力犉狏的４倍，狕

方向的振幅也大约为狔方向的４倍，说明降低传动

系统的轨道不平度，可有效降低丝杠的横向振幅。

图１１为改变轴向力犉狌 时丝杠的横向振动变

化曲线。当轴向力与其移动方向相反时可降低丝杠

的振幅。图１２为改变丝杠导程时丝杠的振动曲线，

随导程的增大，丝杠的振幅增大。图１３和图１４为

改变轴承的支承刚度时丝杠的振动曲线，较大的轴

承支承刚度可降低丝杠的振幅。

比较图１０～１４，可见系统参数对直径偏小的丝

杠影响较大。对于直径较小的丝杠，适当增大预拉

图１０ 丝杠的横向振动随预拉伸力犉的变化

犉犻犵．１０ 犛犮狉犲狑’狊犾犪狋犲狉犪犾狏犻犫狉犪狋犻狅狀犪狊犪犳狌狀犮狋犻狅狀狅犳狋犺犲狆狉犲狋犲狀狊犻狅狀犳狅狉犮犲犉

（犪）犱＝１５犿犿 （犫）犱＝３０犿犿

图１１ 丝杠的横向振动随轴向力犉狌的变化

犉犻犵．１１ 犛犮狉犲狑’狊犾犪狋犲狉犪犾狏犻犫狉犪狋犻狅狀犪狊犪犳狌狀犮狋犻狅狀狅犳狋犺犲犿狅狏犻狀犵犪狓犻犪犾犳狅狉犮犲犉狌

（犪）犱＝１５犿犿 （犫）犱＝３０犿犿

图１２ 丝杠的横向振动随导程犺的变化

犉犻犵．１２ 犛犮狉犲狑’狊犾犪狋犲狉犪犾狏犻犫狉犪狋犻狅狀犪狊犪犳狌狀犮狋犻狅狀狅犳狋犺犲狆犻狋犮犺犺

（犪）犱＝１５犿犿 （犫）犱＝３０犿犿
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图１３ 丝杠的横向振动随轴承径向支承刚度犽狏的变化

犉犻犵．１３ 犛犮狉犲狑’狊犾犪狋犲狉犪犾狏犻犫狉犪狋犻狅狀犪狊犪犳狌狀犮狋犻狅狀狅犳狋犺犲犫犲犪狉犻狀犵’狊狉犪犱犻犪犾狊狋犻犳犳狀犲狊狊犽狏

（犪）犱＝１５犿犿 （犫）犱＝３０犿犿

图１４ 丝杠的横向振动随轴承转动刚度犽ψ的变化

犉犻犵．１４ 犛犮狉犲狑’狊犾犪狋犲狉犪犾狏犻犫狉犪狋犻狅狀犪狊犪犳狌狀犮狋犻狅狀狅犳狋犺犲犫犲犪狉犻狀犵’狊狉狅狋犪狋犻狅狀犪犾狊狋犻犳犳狀犲狊狊犽ψ
（犪）犱＝１５犿犿 （犫）犱＝３０犿犿

伸力或轴承的支承刚度，减小丝杠导程，更能有效地

降低丝杠的横向振幅。

４ 结论

（１）综合考虑了陀螺效应、预拉伸力和移动力对

丝杠振动的影响，以及丝杠两端轴承的支承作用，建

立了弹性支承条件下丝杠的频率方程，并利用拉格

朗日方程建立了传动丝杠的动力学方程，利用振型

叠加原理和隆格库塔法求解，分析了系统参数对丝

杠涡动转速和横向振动的影响。

（２）丝杠的涡动转速随预拉伸力、旋转角速度和

直径的增大而增大，可通过调整丝杠参数避免丝杠

在启动过程中发生共振或者调整共振转速。

（３）对于直径较小的丝杠，适当增大预拉伸力和

轴承的支承刚度，减小丝杠导程，可有效减小丝杠的

横向振幅。
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