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Abstract 
With the development of high-speed machining technology, sliding bearings are more and more 
widely used in high-speed machining. Sliding bearings and motorized spindles are directly in-
volved in high-speed machining. Their dynamic performance determines the processing efficiency 
and quality of high-speed machine tools. Aiming at the unbalanced force of the spindle and exter-
nal disturbance in the process of high-speed machining, knives are generated. Vibration affects 
the quality of workpiece. Based on Reynolds equation, flow continuity equation and numerical 
method, the oil film force of hydrostatic bearing is solved to establish the dynamic model of spin-
dle ROTOR-SLIDING bearing. Then the spindle axis trajectory is solved by Euler method, and the 
influence of spindle speed and milling cutter blade number on the axis trajectory is analyzed. The 
systematic analysis method of vertical ROTOR-SLIDING bearing provides a practical and reliable 
basis for optimizing the structure design of motorized spindle and improving the quality and effi-
ciency of high-speed machining. 
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摘  要 

随着高速加工技术的发展，滑动轴承在高速加工的应用越来越广泛，滑动轴承-电主轴直接参与高速加工，

其动态性能决定了高速机床的加工效率和加工质量，针对液体静压轴承的结构参数对主轴的动态性能影

响规律，本文依据雷诺方程，联合流量连续性方程并采用数值法求解液体静压轴承的油膜力，以建立主

轴转子–滑动轴承的动力学模型；然后根据欧拉方法求解主轴的轴心轨迹，并分析的液体静压轴承的宽

径比、轴承间隙等结构参数对主轴轴心轨迹的影响规律，从而为优化电主轴结构设计的和提高高速加工

质量与效率提供了切实可靠的依据。 
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1. 引言 

在高速切削加工技术中，液体静压电主轴由于轴承油膜的自适应特性，具有高回转精度高承载能力、

高刚度等特点，因此在现代精密加工机床中应用广泛。轴心轨迹作为高速加工机床运动状态的重要指标，

通过主轴轴心在轴承内的运动规律，清晰的了解液体静压轴承内部运行的状态，用以判断液体静压滑动

轴承的结构参数是否合理，为液体静压滑动轴承的设计提供理论支持。 
截止至今，针对液体静压轴承-主轴系统轴心轨迹，国内外研究学者已经对做了大量的理论和实验方

面的工作，普遍是采用迁移率法(Mobility)、何氏法(Holland)和汉式法(Hamn H W)等几种方法来计算轴心

轨迹[1]。Hattori H [2]通过对 Reynolds 方程进行偏导处理，计算了液体静压轴承轴心运动过程中的时变刚

度以及阻尼，分析大扰动不平衡载荷作用下轴心轨迹规律。文献[3]研究分析了椭圆形滑动轴承在不平衡

载荷作用下稳定性与滑动轴承加工质量–粗糙度等因素的关系。Nicoleta [4]则研究三叶结构滑动轴承受

小不平衡量载荷作用下轴心的稳定性以及涡动频率。文献[5]在考虑滑动轴承内润滑油的非牛顿效应下，

对双油楔结构的滑动轴承进行响应分析，并且比较了考虑非牛顿效应与不考虑非牛顿效应下的临界质量。

文献[6]则采用 Sommerfeld 边界条件来对滑动轴承 Reynolds 方程进行求解，并以此为基础分别计算分析

了不同类型的滑动轴承受到正弦载荷作用下，Sommerfeld 数对滑动轴承的刚度与阻尼的影响规律。

HuaZhou [7]采用了实验法研究了滑动轴承在正弦载荷作用下的轴心位移与速度的变化规律，并且识别滑

动轴承的阻尼以及离散性。张洪等[7]研究了分形参数对液体静压轴承轴心轨迹的影响规律。文献[8]研究

了滑动轴承在低气压下轴心轨迹规律，并通过实验进行了测试分析。裘祖干教授将转子-油膜轴承系统看

作是是一个运动系统，在求解轴心轨迹时，考虑运动件动量方程，这样计算出的轴心轨迹更接近于实际

轴心轨迹。山东大学马金奎[1]通过欧拉法将滑动轴承的雷诺方程、流量平衡方程与滑动轴承的动力学方

程联系在一起，从而建立了轴心非线性轨迹计算模型。R.N 等[9]对可倾轴瓦滑动主动控制进行深入研究。
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朱汉华等[10]分析了滑动轴承在瞬态激振作用下，主轴转速对轴心轨迹变化规律的影响，结果表明主轴收

敛速度快慢与主轴转速相关。文献[11]在滑动轴承在受到脉冲下，分析了滑动轴承振动特性，并识别其刚

度及阻尼等参数。文献[12]利用计算机仿真技术研究了滑动轴承在冲击载荷作用下的轴心轨迹变化规律。

文献[13]则以质量守恒边界条件来求解 Reynolds 方程，研究了不平衡载荷对滑动轴承间隙内润滑油的油

膜压力的影响规律。 
本文则以小孔节流静压电主轴为研究对象，建立了液体静压轴承轴心轨迹模型，并进一步分析液体

静压轴承半径间隙以及宽径比对轴心轨迹变化规律的影响，从而为液体静压电主轴加工精度的控制提供

参考依据。 

2. 液体静压电主轴轴承–转子动力学模型 

主轴受力分析 

液体静压电主轴在空载运行过程中，主轴转子的受力如图 1 所示。 

 

 
Figure 1. Stress model of high speed motorized spindle rotor 
图 1. 高速电主轴转子受力模型 

 

图 1 中，F 表示油膜力合力， xF 、 yF 分别表示油膜力在 x，y 方向的分力； xq 、 yq 表示不平衡载荷

在主轴 x，y 方向上的分力；mg 表示重力； 0ω 为轴颈的角速度。 
根据图 1 和牛顿第二定律，可得主轴轴心的动力学方程如下： 
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式(1)中，x、y 为主轴的轴心坐标。 
为了减少求解过程中自变量和因变量的数目，同时使解具有通用性，将式(1)两端除以 2

0mcω 对方程

进行无量纲化，得： 
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式中： 0, ,x yX Y t
c c

τ ω= = = ， ge 为主轴的质量偏心量，c 为静压轴承间隙。 

显然，要对式(2)中进行求解，必须先求得液体静压轴承的油膜力。 
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3. 液体静压轴承油膜力计算模型的建立与求解 

3.1. 液体静压轴承雷诺方程的建立 

通过分析图 1 中压力油经小孔节流器进入油腔后所产生的圧力降，并假设主轴运行过程中，油膜流

体处于层流状态，则由雷诺方程可得： 

( )3 3

6 12
Uhh p h p h

x x z z x tµ µ
∂   ∂ ∂ ∂ ∂ ∂

+ = +   ∂ ∂ ∂ ∂ ∂ ∂   
                          (3) 

式中：x——轴承周向坐标(m)； 
z——轴承的轴向坐标(m)； 
h——油膜厚度(m)； 
U——轴颈的转速(rpm)； 
µ ——润滑油动力粘度(N s/m2)。 
由式(3)知，油膜压力 P 除了与轴承的结构参数有关，还与液膜厚度 h 有关。 

油膜厚度方程的建立 
液体静压轴承油膜厚度可表示为： 

cos sinh c x yϕ ϕ= + +                                  (4) 

将式(4)代入式(3)，并令 
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进行无量纲化后，得 
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l
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 ∂ ∂ ∂ ∂ ∂ + = + +   ∂ ∂ ∂ ∂ ∂  
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         (5)
 

式中：r——轴承的半径(m)； 
L——轴承的长度(m)。 

3.2. 液体静压轴承流量平衡方程 

显然，液体静压轴承油膜厚度 h 的保持需要供油压力通过节流孔向轴承油腔和封油面提供持续不断

的润滑油才能实现，各油腔供油流量和油腔压力如图 2 所示。 
 

 
Figure 2. Oil film force calculation diagram 
图 2. 油膜力计算图 
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其中： 

( )2
0 2π

4
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in
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q
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ρ
−

=                                   (6)
 

式中： sp ——供油压力； 

ip ——第 i 个油腔的油腔压力； 
α ——节流系数； 

0d ——小孔节流器孔径； 
ρ ——润滑油密度。 
而流出油腔的流量为经过油腔两个周向边缘和两个轴向边缘流量的和，即 
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根据流量平衡原理，要求流入油腔的流量与流出油腔的流量相等，得

 

将式(10)无量纲化后，得 
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3.3. 液体静压轴承油膜力计算 

通过有限差分法对式(5)、(8)进行联立求解，可以求解出液体静压轴承油膜压力分布，再对各点压力

沿 X 与 Y 方向进行积分，可得油膜压力在 X，Y 方向的分力如下： 
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式中：
2

0 0
rF Lr
c

η ω  =  
 

， xF 、 yF 为主轴在 x、y 方向的无量纲油膜压力分力： 

2π 1
, ,0 0

1 1
cos d d cos

m n

x i j i jF p pθ ϕ λ ϕ ϕ λ= = ∆ ∆∑∑∫ ∫
                        

(11) 

2π 1
, ,0 0

1 1
sin d d sin

m n

y i j i jF p pθ ϕ λ ϕ ϕ λ= = ∆ ∆∑∑∫ ∫
                         

(12) 

4. 主轴轴心轨迹影响因素仿真分析 

4.1. 轴心非线性轨迹模型的建立 

由初始条件，首先求解该瞬时轴心位置的雷诺方程方程，得出油膜压力分布，据油膜压力分布求解
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轴承在 x，y 方向的分力，然后代入运动方程求解质心的瞬时加速度。再根据欧拉方法求解下一个位置参

数和速度参数，时间间隔为 τ∆ 。将上式代入运动方程，进行求解，并使用欧拉法求解轴心的下一个位

置参数及速度参数。 
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将位置参数与速度参数代入雷诺方程求解油膜压力，反复迭代，直到给定的时间。程序框图如图 3： 
 

 
Figure 3. Block diagram 
图 3. 程序框图 

4.2. 结构参数对主轴轴心轨迹的影响分析 

4.2.1. 半径间隙对主轴轴心轨迹的影响 
轴承半径间隙(h0)称为初始间隙或设计间隙，半径间隙(h0)是轴承在设计过程中的重要结构尺寸，对

静压轴承加工质量有直接影响。在设计及制造静压轴承的过程中，必须经过反复验算，确定最终最合适

的半径间隙(h0)。轴承的基本参数如表 1 所示，选取轴承的初始间隙分别为 54.5 10 mc −= × ， 55.5 10 mc −= × ，
56 10 mc −= × ， 56.5 10 mc −= × 。 
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Table 1. Hydrostatic bearing parameters  
表 1. 静压轴承参数 

名称 符号 数值 单位 

轴承长度 L 0.091 m 

轴承半径 r 0.065 m 

半斤间隙 c 56 10−×  m 

转子质量 m 20 kg 

润滑油粘度 µ  0.015 Pa.s 

润滑油密度 ρ  876.5 kg/m3 

节流器孔径 0d  0.006 m 

 

          
(a) 54.5 10c −= × 轴心轨迹图                               (b) 55.5 10c −= × 轴心轨迹图 

           
(c) 56 10c −= × 轴心轨迹图                                 (d) 56.5 10c −= × 轴心轨迹图 

Figure 4. The variation of the center gε  of the axis trajectory with time  
图 4. 轴心轨迹中心随 gε 变化规律 

 
如图 4 所示为不同的轴承间隙 c 的主轴轴心轨迹，图 4(a)为轴承间隙 54.5 10c −= × 的主轴轴心轨迹，

由图 4(a)可知，此时主轴轴心收敛速度较慢，在规定时间内还未达到动态平衡位置。图 4(b)~(d)分别为轴

承间隙为 55.5 10c −= × 、 56 10c −= × 、 56.5 10c −= × 的主轴轴心轨迹，此时主轴轴心轨迹最终稳定为一个

椭圆。从图中分析可知，随着静压轴承间隙增加，主轴的收敛速度逐渐加快。 
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(a) 54.5 10c −= × 轴心 X、Y 位移                       (b) 55.5 10c −= × 轴心 X、Y 位移 

      
(c) 56 10c −= × 轴心 X、Y 位移                        (d) 56.5 10c −= × 轴心 X、Y 位移 

Figure 5. Axis center trajectory X, Y displacement change  
图 5. 轴心轨迹轴心 X、Y 位移变化 

 

如图 5 所示为不同的轴承间隙 c 的主轴轴心在 X、Y 方向位移，图 5(a)为轴承间隙 54.5 10c −= × 的主

轴轴心轨迹，由图 5(a)可知，此时主轴轴心收敛速度较慢，在规定时间内 X，Y 并未达到动态平衡位置。

图 5(b)~(d)分别为轴承间隙为 55.5 10c −= × 、 56 10c −= × 、 56.5 10c −= × 的主轴轴心在 X、Y 方向位移，此

时主轴轴心 X、Y 方向位移均已达到动态平衡状态。从图中可知，随着静压轴承间隙增加，主轴 X，Y 方

向位移达到动态平衡状态明显缩短。进一步说明随着间隙增加，主轴的收敛速度将加快，提高系统的稳

定性。 
 

 
Figure 6. Spindle axis radial displacement  
图 6. 主轴轴心径向位移  
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Figure 7. Center coordinates of axis trajectory  
图 7. 轴心轨迹中心坐标 

 
如图 6 所示为不同的轴承间隙 c 的主轴轴心径向位移图，从图中可知轴承间隙为 5

1 4.5 10c −= × 的主轴

轴心径向位移未达到动态平衡状态、 5
2 5 10c −= × 、 5

3 6 10c −= × 、 5
4 6.5 10c −= × 的主轴轴心轨迹已达到动态

平衡状态，此外，可以看出随着轴承间隙增大，主轴轴心径向位移逐渐增大，表明了静压轴承等效刚度随

着间隙增大而减小。图 7 所示为不同的轴承间隙 c 的主轴轴心轨迹中心坐标，从图中可以明显知道，随着

轴承间隙增大，轴承轴心轨迹中心坐标逐渐加大，进一步说明了静压轴承的等效刚度随着间隙增大而减小。 

4.2.2. 轴承的宽径比对轴心轨迹的影响 
轴承的宽径比(B/D)即轴承轴向宽度与轴承直径的比值，在设计及制造静压轴承过程中，应考虑实际

情况及轴承性能等因素，选择合适的宽径比(B/D)参数。下文将针对不同的宽径比(B/D)参数研究静载荷下

对薄壁小孔节流油膜轴承轴心轨迹的影响规律。图 8 所示为宽径比 B/D = 0.5、0.7、0.8、1.0 时理论计算

得出的轴心轨迹。 
 

           
(a) B D 0.5= 轴心轨迹图                        (b) B D 0.7= 轴心轨迹图 

        
(c) B D 0.8= 轴心轨迹图                      (d) B D 1.0= 轴心轨迹图 

Figure 8. Locus of axes with different aspect ratios  
图 8. 不同宽径比轴心轨迹图 
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如图 8 所示为不同的轴承宽径比(B/D)时主轴轴心轨迹图，图 8(a)为轴承宽径比 B D 0.5= 的主轴轴心

轨迹图，由图 8(a)可知，此时主轴轴心收敛速度较慢，在规定时间内 X，Y 并未达到动态平衡位置。图

8(b)~(d)分别为轴承宽径比为 B D 0.7= 、B D 0.8= 、B D 1.0= 的主轴轴心轨迹图，图 8(b)中，主轴轴心

轨迹达到动态平衡状态，稳定为一个椭圆，但达到稳定状态时间明显增加。图 8(c)和图 8(d)中主轴轴心

轨迹还未达到稳定状态，尤其宽径比为 B D 1.0= 时，此时主轴已处于不稳定状态，主轴轴心轨迹并未收

敛。从同中可知，宽径比对主轴轴心轨迹有很大的影响，随着静压轴承宽径比增加，主轴收敛速度将变

慢，稳定性降低。 
 

    
(a) B D 0.5= 主轴轴心径向位移                              (b) B D 0.7= 主轴轴心径向位移 

       
(c) B D 0.8= 主轴轴心径向位移                                (d) B D 1.0= 主轴轴心径向位移 

Figure 9. Spindle axis radial displacement  
图 9. 主轴轴心径向位移 

 
如图 9 所示为不同的轴承宽径比(B/D)时主轴轴心径向位移变化图，图 9(a)为轴承宽径比 B D 0.5= 的

主轴轴心轨迹图，由图 9(a)可知，此时主轴轴心径向收敛 0.17。图 9(b)~(d)分别为轴承宽径比为 B D 0.7= 、

B D 0.8= 、B D 1.0= 的主轴轴心轨迹图，图 9(b)中，主轴轴心轨迹达到动态平衡状态，稳定为一个椭圆，

但达到稳定状态时间明显增加，主轴轴心径向收敛 0.22。图 9(c)主轴轴心径向位移还未达到稳定状态，

而图 9(d)中主轴轴心径向位移处于发散状态，系统极其不稳定。进一步表明了宽径比对主轴轴心轨迹的

影响。综上可知，宽径比对主轴轴心轨迹有很大的影响，随着静压轴承宽径比增加，主轴收敛速度将变

慢，稳定性降低。 
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(a) B D 0.5= 轴心 X、Y 位移                           (b) B D 0.7= 轴心 X、Y 位移 

      

(c) B D 0.8= 轴心 X、Y 位移                             (d) B D 1.0= 轴心 X、Y 位移 

Figure 10. Variation of axis X、Y displacement under different B/D  
图 10. 不同 B/D 下轴心 X、Y 位移变化规律 
 

如图 10 所示为不同的轴承宽径比(B/D)时主轴轴心 X、Y 位移变化规律图，图 10(d)中主轴轴心 X、Y
位移存在两个频率成分，系统为达到稳定状态。从图 10(a)~(d)中可知，随着宽径比(B/D)，主轴 Y 方向稳

定位移逐渐减小，主轴系统刚度增加。 

5. 结论 

1) 本文采用有限差分法求解液体静压轴承油膜力，再采用欧拉法求解主轴轴心非线性轨迹。结果表

明，液体静压电主轴轴心将不断的做收敛运动直至稳定在平衡位置，从而表明了液体静压电主轴系统具

有一定稳定性。 
2) 本文在液体静压电主轴轴心轨迹模型上，分析了轴承的间隙对轴心轨迹规律的影响；结果表明，

静压轴承宽径比(B/D)对轴心轨迹性能有着重要影响，当轴承宽径比(B/D)增加，主轴轴心的收敛速度降低，

系统的稳定性下降，但其等效刚度逐渐增加。 
3) 本文采用单变量控制法，进一步分析了静压轴承宽径比(B/D)对轴心轨迹性能有着重要影响，结果

表明，当轴承宽径比(B/D)增加，主轴轴心的收敛速度降低，系统的稳定性下降，但其等效刚度逐渐增加。

因此合理选取静压轴承的宽径比(B/D)可以得出最优的轴心轨迹性能。 
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