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再生型车削颤振的动力学建模与稳定性分析 

邱  辉, 李国平*, 孙  涛 
（宁波大学 机械工程与力学学院, 浙江 宁波 315211） 

摘要: 在分析再生型数控车削颤振产生机理的基础上, 建立了再生型外圆车削颤振系统动力学

模型, 推导了稳定性极限切削深度和主轴转速与车削系统相关动力学参数的关系, 通过 Matlab

软件仿真分析得到极限切削深度和主轴转速的稳定性叶瓣图. 结果表明, 提高机床振动系统的

等效刚度、等效阻尼比能增大稳定性叶瓣图的稳定区域, 而提高方向系数、切削刚度系数和切削

重叠系数则使稳定性叶瓣图的稳定区域变小; 提高机床振动系统固有频率会使稳定性叶瓣图曲

线向右移动, 更难激起车削系统的颤振.  
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当金属工件在数控车床上加工时, 车削颤振

是指工件与刀具之间剧烈的自激振动. 颤振现象

出现会使加工过程变得不稳定、产生尖锐的噪声、 

工件的表面质量变差、金属切削效率降低, 严重时

会导致刀具和车床的损坏. 因此在金属切削中, 对

减振、消振的研究很早就受到研究者的关注 [1]. 

1907年美国学者Taylor[2]发表了第一篇有关切削颤

振的文章, 以后有关学者在机床切削颤振领域做

了大量的研究. Taylor 给出了颤振产生的条件是加

工的振动频率和车床某部件的固有频率相等或者

接近. 再生型颤振的产生是由于切削过程中, 当工

件转过一圈后, 刀具在其表面留下振纹, 当工件转

第二圈时, 刀具在工件上留下的振纹和前一圈的

振纹相位不一致, 从而导致切削厚度的波动及切

削力的波动[3]. 因此正确地选取切削用量, 对于避

开颤振是有益的, 许多学者对此进行了进一步的研

究. 阳辉等[4]建立了再生型切削颤振系统的动力 

学模型, 通过仿真方法求出了极限切削宽度. Ozlu

等[5]分析了单自由度切削系统的颤振稳定性. 赵宏

伟等[6]推导了机床再生型切削颤振系统的极限切

削宽度和主轴转速之间的关系公式, 并通过试验

进行了验证. 丛春晓等[7]对加工细长杆时产生的颤

振进行了稳定性分析, 建立了刀具和细长轴耦合

振动的两自由度系统的再生型颤振模型. 李金华

等[8]通过建立车削动力学模型, 开发了车削颤振分

析软件包, 为抑制颤振提供了理论依据.  

本文通过综合刀具切削外圆工件时的振动情

况, 建立了再生型颤振分析模型, 推导出极限切削

深度和主轴转速关系的理论公式．通过 Matlab 软

件对车削颤振稳定性进行了仿真, 并分析了稳定

性叶瓣图的影响因素, 旨在为实际加工中数控车

床的稳定切削提供参考.  

1 再生型车削颤振系统建模 

1.1 再生型车削颤振系统动力学模型 

再生型车削颤振现象是由加工过程中切削厚

度的再生效应或模态耦合引起的[9-10]. 再生型车削

颤振刀具和工件振动耦合关系如图１所示.  

 

图 1  再生型车削颤振刀具和工件振动耦合关系 

通过分析再生型颤振产生的机理, 可以建立
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外圆车削工件时的单自由度再生型颤振的动力学

模型(图 2), 其动力学微分方程为: 

( ) ( ) ( ) ( )cos( )dm x t c x t kx t F t  
 

    , (1) 

式中: m为车床振动系统的等效质量, (N·s2)·mm-1; 

c 为车床振动系统的等效阻尼, (N·s)·mm-1; k 为车

床振动系统的等效刚度, N·mm-1; ( )dF t 为动态切

削力, N; β为 ( )dF t 与 y坐标轴的夹角; α为主振方向

x与振动敏感方向 y坐标轴的夹角.  

由于振动敏感方向是 y轴方向, 其能反映出切

削厚度变化, 因此可以将主振方向的动力学微分

方程转化成 y轴方向. 从图 2可得: 

/ cos ,x y   (2) 

将(2)式代入式(1), 可得: 

( ) ( ) ( ) ( )cos( )cos .dm y t c y t ky t F t   
 

     (3) 

图 2  再生型车削颤振系统动力学模型 

1.2 主轴转速与极限切削深度 

式(3)经过拉普拉斯变换并整理可得: 
2 2( ) 2 ( ) ( )n ns y s sy s y s     

    ( ( )cos( )cos ) / ,dF s m     

式中: ζ 为振动系统等效阻尼系数, / (2 )nc m  ; 

n 为振动系统的固有频率, /n k m  .  

传递函数为: 

2

( ) 1 cos( )cos
( ) .

( ) ( / ) 2 / 1d n n

y s
G s

F s k s s

  
  


 

 
 (4) 

依据控制工程原理, 振动系统输出的时域特

性取决于系统传递函数 ( )G s 的特征根 s的性质 . 

特征根 s可表示为 is    , 当 0  时, 系统处

于稳定与不稳定的临界状态; 当 0  时, 系统处于

不稳定状态; 当 0  时, 系统处于稳定状态[11]. 因

此当 0  , is  时, 可求得系统极限切削深度

limpa , 把 is  代入式(4)可得: 

2

(i ) 1 cos( )cos
(i ) .

(i ) (i ) 2 i 1d n n

y
G

F k

   
     


 

 
 (5) 

由图 2可知, 动态切削力为: 

( ) [ ( ) ( )],
sin

p
d c

r

a
F t k y t T y t


    (6) 

式中: ck 为切削刚度系数, N·mm-2; pa 为切削深度, 

mm; r 为主偏角; 为前后两转的切削重叠系数; 

( )y t 与 ( )y t T 分别为当前转和前转切削的振动位

移; T为工件转一圈的时间.  

设 i( ) t
dF t Fe  , 其中 F 为动态切削力的振幅. 

根据振动理论, 振动系统对周期激励的响应为: 
i( ) (i ) ,ty t G Fe   (7) 

因此 
i i( ) (i ) ,T ty t T e G Fe    (8) 

将式(7)和式(8)代入式(6)可得: 

i i[1 (1 ) (i )] 0,
sin

p T t
c

r

a
k e G Fe  


    (9) 

因为 0F  , i 0te   , 所以式(9)成立的条件为: 

i1 (1 ) (i ) 0,
sin

p T
c

r

a
k e G 


       (10) 

将式(5)代入式(10)可得: 

lim i cos( )cos
1 (1 )

sin
p T

c
r

a
k e

k
   


 

    

    21 / ((i ) 2 (i ) 1) 0,n n        

令  

cos( )cos

sin r

u
  




 , / ,n    则 

i
lim 2

1
1 (1 ) 0,

1 2 i
T

c p

u
k a e

k


 
  

 
 (11) 

又因为 
i cos isinTe T T     , (12) 

将式(12)代入式(11), 整理得: 

2
lim

1 cos i sin

1 2 cosc p

k T T

uk a T

   
  

 
 

 
 

    
2

2 2 2

1 i 2
.

(1 ) (2 )

 
 
 

 
  

 由复数相等性质可知, 等式两边实部和幅角

分别对应相等, 可得: 
2

2 2 2 2
lim

1 cos 1
,

1 2 cos (1 ) (2 )c p

k T

uk a T

  
    
 

 
   

 (13) 

2

sin 2
.

1 cos 1

T

T

  
  


 

 (14) 

d
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由式(13)可得极限切削深度为: 
2 2 2

lim 2 2

(1 cos )[(1 ) (2 ) ]
.

(1 cos )(1 )p
c

k T
a

k u T

   
   

  
 

  
 (15) 

由式(14)可得: 
21

cos sin 1 sin( ),
2

T T A T
     



     (16) 

其中: 
2

2 2
2

1 2
( ) , arctan

2 1
A

  
 


  


, 

则有: 
2

2 2
2

1 2
( ) sin( arctan ) 1,

2 1
T

  
 


  


 

2

2
arctan

1
T




 
  

    
2

2 2 11
arcsin[ ( ) ] 2 ,

2
j

 



    (17) 

其中: j为自然数, 0,1,2,j J  . 

将主轴转速 n=60/T, 代入式(17)可得与极限切

削深度对应的主轴转速为: 

2
2 2 1

2

60
.

1 2
2 arcsin[( ( ) ) ] arctan( )

2 1

n

j


  
 




   



 

2 外圆车削稳定性叶瓣图 

在建立再生型颤振的外圆车削动力学模型 , 

获得机床系统动力学参数(k, ωn, ζ, u, kc, μ)后, 由于

limpa 和 n都是关于 和 j的函数, 因此当 和 j取

不同值时可以得到相应的 limpa 和 n值, 绘制出以

极限切削深度 limpa 为纵轴, 主轴转速 n为横轴的

外圆车削稳定性叶瓣图[12]. 根据文献[11]中实验辨

识得到的相关参数(k=3 106.6, ωn=502.5, ζ=0.038, 

u=0.66, kc=2 903.3, μ=0.68), 通过Matlab软件可绘

制出外圆车削稳定性叶瓣图, 如图 3所示. 

当合理选择主轴转速 n和极限切削深度 limpa

时, 可以保证车削外圆时不会产生颤振现象. 车削

外圆时, 由主轴转速和切削深度组成的点(n, limpa )

落在稳定性叶瓣图“耳线”内, 表示此时的主轴转

速和切削深度会导致不稳定切削, 即产生颤振; 如

果点(n, limpa )落在“耳线”上, 表示处于临界状态; 

如果点(n, limpa )落在“耳线”下方, 表示外圆切削

过程为稳定状态, 即不会产生颤振现象. 因此针对 

 

图 3  外圆车削稳定性叶瓣图 

不同的数控车床, 在获得其稳定性叶瓣图的前提

下, 可以用其指导实际生产, 通过选择合理的主轴

转速和切削深度来保证切削过程的稳定性, 提高

切削效率. 

3 颤振稳定性的影响因素分析 

机床系统动力学参数会影响稳定性叶瓣图曲

线的变化. 为了考察等效刚度 k对叶瓣图的影响, 

设定 n , , u , ck , 等参数不变, 结果如图 4 所示.

从图 4 可知, 当等效刚度 k增大时, 叶瓣图的“耳

线”向上移动, “耳线”变得陡峭, 切削稳定区域

变大. 因此提高等效刚度 k可以使得切削稳定区域

变大, 稳定性增强, 更有利于稳定切削.  

 

图 4  等效刚度 k对叶瓣图的影响 

为了考察固有频率 n 对叶瓣图的影响, 设定

k , , u , ck , 等参数不变, 结果如图 5 所示. 从图

5 可知, 当固有频率 n 增大时, 叶瓣图的“耳线”

向右移动. 因此通过提高机床振动系统的固有频

率可以使得车削过程中更难激起共振, 即更难产

生颤振现象.  

在其他参数不变情况下, 改变等效阻尼系数

 , 叶瓣图中“耳线”的变化如图 6 所示. 从图 6

可知, 当等效阻尼系数 增大时, 叶瓣图的“耳线”
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向上移动, 稳定性极限切削深度增大, 稳定切削的

区域变大, 有利于稳定切削. 

 

图 5  固有频率 ωn对叶瓣图的影响 

 

图 6  等效阻尼系数 ζ对叶瓣图的影响 

图 7是方向系数u对叶瓣图的影响. 在其他参

数不变的情况下, 方向系数 u增大时, 叶瓣图的

“耳线”向下移动, 使得稳定性极限切削深度变小, 

稳定性区域变小, 从而在外圆加工过程中稳定性

降低, 更容易产生颤振现象. 

 

图 7  方向系数 u对叶瓣图的影响 

图8是切削刚度系数 ck 对叶瓣图的影响. 在其

他参数不变的情况下, 切削刚度系数 ck 增大时, 叶

瓣图的“耳线”反而向下移动, 使得稳定性极限切

削深度变小, 稳定性区域变小, 外圆加工过程中稳

定性降低. 因此在使用变切削刚度的方法对工件

进行加工时, 可以从该理论得到抑制颤振的依据. 

 

图 8  切削刚度系数 kc对叶瓣图的影响 

图 9是切削重叠系数 对叶瓣图的影响, 切削

重叠系数 μ主要与车刀的主偏角和副偏角有关. 在

其他参数不变的情况下, 切削重叠系数 μ 增大时, 

叶瓣图的“耳线”向下移动, 稳定性极限切削深度

变小, 稳定性区域变小, 加工过程中稳定性降低, 

容易发生颤振现象. 因此可以通过调整车刀的主

偏角、副偏角来改变切削重叠系数 μ, 达到抑制颤

振的效果.  

 

图 9  切削重叠系数 μ对叶瓣图的影响 

4 结论 

(1)建立了外圆车削颤振系统的动力学模型, 

得到了主轴转速和极限切削深度之间存在非线性

关系, 并用Matlab软件仿真得到了稳定性叶瓣图.  

(2)通过提高机床振动系统的等效刚度、等效

阻尼比能增大稳定性叶瓣图稳定区域, 而提高方

向系数、切削刚度系数和切削重叠系数则使得稳定

性叶瓣图的稳定区域变小, 提高固有频率更难激

起系统的颤振. 这些结果可以为实际加工中抑制

颤振提供理论依据.  
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Dynamics Modeling and Stability Analysis of Regenerative Turning Chatter  

QIU Hui, LI Guo-ping*, SUN Tao 

( Faculty of Mechanical Engineering & Mechanics, Ningbo University, Ningbo 315211, China ) 

Abstract: On the basis of the analysis of the mechanism of regenerative chatter in the computerized numerical 
control (CNC) lathing process, a dynamic model is constructed for the ex-circle turning chatter system and two 
formulas of the stability limit of cutting depth and the spindle speed related turning system of kinetic parameters 
are deduced. The stability lobes diagram of the cutting depth limit and spindle speed are obtained using the 
MATLAB software. Results of analysis show that improvement of the equivalent stiffness and equivalent 
damping ratio of vibration system can increase the stability lobes diagram’s stability region, but improvement of 
the direction coefficient, cutting stiffness coefficient and cutting overlapping coefficient shall compromise the 
stability of the stability lobes diagram area. On the other hand, improving the natural frequency of the machine 
tool vibration system makes stability lobes figure curve move to the right and harder to be activated. These 
simulation results can provide corresponding theoretical basis to suppress chatter in practical processing.  
Key words: regenerative cutting chatter; dynamic model; stability lobes diagram; region of stability 
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