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BTA深孔钻杆系统稳定性

马国红，杜 娟

（太原科技大学 机械工程学院，太原 030024 ）

摘 要：针对深孔钻杆系统的稳定性，利用转子动力学和流固耦合理论，建立钻杆系统横向振动动力学模型，该模型

考虑流固耦合作用、转动惯量、涡动效应、运动约束和润滑液产生的摩擦阻尼等因素，然后进一步分析钻削深度对钻杆

系统固有频率和稳定性的影响。研究结果发现：钻杆系统各阶模态频率随孔深的变化规律并不相同，因此会对深孔加

工的稳定性和工件加工质量产生影响。
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Stability of BTA Deep Hole Drilling Systems

MA Guohong , DU Juan

( School of Mechanical Engineering, Taiyuan University of Science and Technology,

Taiyuan 030024, China )

Abstract : Stability of deep hole drilling pipe systems is studied. The rotor dynamics and fluid-solid coupling theory

are used to establish the governing equation of the drilling shaft system for lateral vibration analysis. The fluid-structure

coupling effect, moment of inertia, whirl effects, motion constraints and friction damping caused by lubrication liquid are

considered. And the impact of drilling depth on natural frequency and stability of the drilling shaft system is analyzed. It is

found that the variation law of the modal frequencies of different orders of the drilling shaft system with the hole depth are

not the same, which will affect the stability of deep hole processing and the quality of workpiece processing.
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BTA 钻杆系统是一个内部相互作用复杂的系

统。钻杆的动力学行为会对加工质量产生不良的影

响，例如圆度、直线度和孔表面粗糙度[1–4]。

研究人员对钻杆动力学行为的研究非常重视，

开展了大量的研究。文献[5–6]建立三维动力学模

型来研究深孔钻杆的固有频率。文献[7–8]为了研

究钻杆系统的非线性动力学响应，构建钻杆的动力

学模型，该模型考虑了切削力波动和质量偏心的影

响。此外，还提出一种修正的打靶法，得到钻杆运动

的周期性轨迹，并分析了钻杆系统的非线性动力学

行为。文献 [9] 建立两种不同的动力学模型：

Timoshenko 梁模型和 Euler-Bernoulli 梁模型，分析
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旋转钻杆的固有频率，考虑了流体流动和轴向力的

作用。文献[10]提出了一种研究颤振的模型，考虑

了钻杆的支撑位置，例如在输油器、辅助支撑和基座

等位置，研究了钻杆的动态稳定性。文献[11]在工件

和钻杆之间，以内力的形式引入系统激励来研究深

孔钻杆的涡动。

在本文中，BTA钻杆系统被视为瑞利梁模型，该

模型考虑内部流体、扭矩、轴向力和支撑约束的影

响。基于流固耦合和转子动力学理论，建立钻杆横

向振动动力学方程，考虑流固耦合效应、转动惯量、

运动约束效应、陀螺效应以及由周围流体引起的摩

擦阻尼，研究了钻削深度对系统固有频率和稳定性

的影响。

1 系统运动方程

在深孔加工过程中，刀具边旋转边轴向进给，而

工件始终保持静止状态。图1所示为深孔钻削原理

示意图，刀具以转动角速度ω进行旋转，并且其内部

流动着流速为U的切削液，同时，还承受着扭矩、轴
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图 1 深孔钻削原理示意图

向力和支撑约束的作用。将刀具等效为瑞利梁，其

中刀具的尾部视为固定端，刀具的刀头部位视为简

支端。

构建钻杆系统横向振动动力学模型，该模型考

虑扭矩、轴向力、支撑约束、转动惯量、流固耦合、因

转动引起的涡动效应和由周围切削液产生的摩擦阻

尼等因素。基于转子动力学和流固耦合理论，钻杆

系统横向振动控制方程：
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式中：ρp和 ρf分别为钻杆和切削液的密度；di和 de分

别为钻杆的内径和外径；Ap = π ( d2
e - d2

i ) /4为钻杆的

横截面面积；Ip = π ( d4
e - d4

i ) /64为钻杆的横截面惯

性矩；Af = πd2
i /4 为钻杆内孔的横截面面积；If =

πd4
i /64为钻杆的横截面惯性矩；P为钻头所承受的

轴向力；T为对钻头所承受的扭矩；Ka,Ca和Kb,Cb分

别为位于 xa和 xb处的支撑刚度和阻尼系数；wx和wy

分别为沿x和y方向的横向振动位移。

令w = wx + iwy,且 i = -1，并将式(1)和式(2)进

行合并，得到：
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引入无量纲变量：
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l

, ξ = z
l
, ξa = a

l
, ξb = b

l
, u = ( )ρf Af

EIp

1 2
Ul,

τ = ( )EIp
ρp Ap + ρf Af

1 2
t
l2

, β = ρf Af
ρf Af + ρp Ap ,

γ = ρf If + ρp Ip
l2 ( ρp Ap + ρf Af ) , Ω = ( )ρp Ap + ρf Af

EIp

1 2
l2ω ,

ka = Kal3

EIp
, kb = Kbl3

EIp
, cf = l2Cf

[ EIp ( ρp Ap + ρf Af ) ]1 2 ,

Π = lT
EIp

, ca = lCa

[ EIp ( ρp Ap + ρf Af ) ]1 2 ,

Γ = l2 ( )P + pf Af
EIp

, cb = lCb

[ EIp ( ρp Ap + ρf Af ) ]1 2。

将上述无量纲变量全部代入方程 (3) 中，经化

解整理可得：

∂2η
∂τ 2

- γ ( )∂4η
∂τ 2∂ξ 2

- 2iΩ
∂3η
∂τ∂ξ 2

+ cf
∂η
∂τ

+

iΠ
∂3η
∂ξ 3

+ [ ]Γ + u2 ∂2η
∂ξ 2

+ 2 β u
∂2η
∂τ∂ξ

+
∂4η
∂ξ 4

+

( )kaη + ca
∂η
∂τ

δ ( ξ - ξa) + ( )kbη + cb
∂η
∂τ

δ ( ξ - ξb) = 0

(4)

2 求解方法

采用Galerkin方法对无量纲四阶偏微分方程(4)

进行离散。假设任意点ξ无量纲位移可以表示为

η ( ξ,τ ) =∑
i = 1

N

φi ( ξ ) qi ( τ ) (5)

式中：qi ( τ )为广义时间坐标，φi ( ξ )为固定-简支梁

正交模态函数，φi ( ξ )的表达式为

φi ( ξ ) = cosλi ξ - coshλi ξ - σi ( sinλi ξ - sinhλi ξ )
σi = cosλi + coshλi

sinλi + sinhλi
(6)

式中：特征值λi是特征方程式(7)的解。

tanλi = tanhλi (7)

特征方程式(7)的前10阶特征值λi列在表1中。
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表 1 λi的值

λi

λ1

λ2

λ3

λ4

λ5

λi的值

3.926 602 46

7.068 582 75

10.210 176 12

13.351 768 78

16.493 361 43

λi

λ6

λ7

λ8

λ9

λ10

λi的值

19.634 954 08

22.776 546 74

25.918 139 39

29.059 732 05

33.201 324 70

将式(5)代入式(4)中，并在式(4)两边同乘以 jth模

态函数φj ( ξ )，然后对式(4)从 0到 1进行积分，经过

化解整理可得：

Mq̈ + (C + F ) q̇ + ( K + H ) q = 0 (8)

式中：M = B0 - γB2，C = 2iγΩB2 + cfB0 + 2 β uB1，

F = caB5 + cbB6，，H = kaB5 + kbB6。

其中：B0～B6的元素可表示为

B0 ( i, j ) = ∫01 φi ( ξ ) φj ( ξ ) dξ
B1 ( i, j ) = ∫01 φi ( ξ ) φ′

j ( ξ ) dξ
B2 ( i, j ) = ∫01 φi ( ξ ) φ″

j ( ξ ) dξ
B3 ( i, j ) = ∫01 φi ( ξ ) φ( 3 )

j ( ξ ) dξ
B4 ( i, j ) = ∫01 φi ( ξ ) φ( 4 )

j ( ξ ) dξ
B5 ( i, j ) = φi ( ξa ) φj ( ξa )
B6 ( i, j ) = φi ( ξb ) φj ( ξb )

为了方便求解，引入状态向量：

Z = { }qq̇
从而，式 (8)由 2 阶微分方程转变为 1 阶微分

方程：

Ż = AZ (9)

式中：A = é
ë
ê

ù
û
ú

O I-M-1 ( K + H ) -M-1 (C + F ) ，I为单位

矩阵。

取式(9)的解的形式：

Z = eλtB (10)

式中：λ为待求的特征值，B为任意常数向量。

将式(10)代入式(9)中，假设存在特征方程(11)，

则特征方程(11)有非平凡解：

|| A - λI = 0 (11)

其中，特征方程(11)解λ的虚部 Im ( λ )代表钻杆系统

的各阶模态频率，而λ的实部Re ( λ )符号决定钻杆

系统的稳定性，当实部符号全都为负时，则系统渐进

稳定；当实部符号中至少有一个为正时，则系统不稳

定；当实部为零时，则系统处于临界稳定状态。

3 数值结果与分析

系统仿真参数：钻杆长度 l = 6 m，钻杆内径和外

径分别为 di = 25 × 10-3m 和 de = 36 × 10-3 m，杨氏模

量 E = 2.14 ×10 11 Pa，切削液和钻杆密度分别为

ρf = 0.865 × 103 kg/m3和 ρp = 7.8 × 103 kg/m3，支撑约

束的初始位置为 ξa = 0.677 和 ξb = 0.833，转速 n =
282 r/min，ω = 2πn 60，流速 U = Q × 10-3

60Af m/s，Q为

切 削 液 流 量 ，Q = 120 L/min ，Π = 4.28 × 10-5 ，

Γ = 2.65，Ka = 1× 107，Kb = 1× 108，Ca = 5 × 104，Cb =
5 × 105，Cf = 1.72 × 10-5。

如图2所示。为钻杆系统模态频率随加工孔深

增加的变化规律。第1阶模态频率随着孔深的增加

而逐渐增大。在深孔加工过程中，选取合适的支撑

位置，有助于钻杆伸入工件内依然能够保持第 1阶

模态频率不减小。第2阶模态频率随着孔深的增加

先增大后减小。第3、第4阶模态频率随孔深的增加

呈波动变化。

图 2 前4阶模态频率随孔深增加的变化曲线

从图 2可以看出 1阶模态频率曲线与“三边形”

虚线有一个交点，其所处的位置为 0.540 6 m。2阶

模态频率曲线与“七边形”虚线有两个交点，其所处

的位置分别为 0.155 1 m和 0.839 1 m。这些交点意

味着在深孔加工过程中工件内表面会产生“三边形”

和“七边形”波瓣形貌。

如图 3所示为前 4阶实部随孔深增加的变化规

律。从图 3可以看出，第 1阶实部呈减小的趋势，在

0.6 m位置附近出现突变点，而该点位置与图2中第

1阶模态频率曲线与“三边形”虚线的交点位置相近；

第2阶实部先减小后增大再减小，在孔深0.7 m位置

附近处为最高点；第3阶实部先增大后减小再增大，

在孔深0.2 m位置附近处为最高点；第4阶实部先减

小后增大。此外，在整个加工过程中前 4阶的实部

符号始终都为负，表明系统始终处于稳定状态。然

而，各阶稳定性程度随孔深变化各不相同。
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4 实验结果与分析

工件长度为 1 060 mm，直径为 74 mm，材料为

40 Cr。刀头直径为44 mm，钻杆外径为36 mm，内径

为 25 mm。在深孔钻削过程中，选取主轴转速为

282 r/min，进给量为15 mm/min。如图4所示为试验

工件装夹实物图。图 5为钻削试验测试系统图，采

用加速度传感器采集钻杆振动信号。

图 4 工件装夹 图5钻削试验测试系统图

图6所示为在深孔加工过程中钻杆系统振动加

速度信号的频谱图。钻杆的前4阶模态频率分别为

15.8 Hz、41.6 Hz、60.8 Hz、85.2 Hz。

图7所示为工件内孔表面形貌。在工件加工完

成后，将内窥镜伸入工件内部，发现在工件的内表面

上沿轴向明显地均匀分布着3条波瓣。本实验主轴

转速为282 r/min，将该数据转换成频率为4.7 Hz，其

接近于钻杆系统一阶模态频率的 1/3，因此，实验结

果与所建立的钻杆系统模型仿真分析结果较为

吻合。

图 6 钻杆系统振动加速度信号频谱图

图 7 工件内孔表面形貌

5 结 语

本文建立了钻杆系统动力学模型，分析了钻削

深度对系统固有频率和稳定性的影响。在深孔加工

过程中，钻杆系统各阶模态频率随孔深的变化规律

并不相同。此外，这种变刚度现象会对深孔加工稳

定性和工件质量产生一定的影响，而且会直接影响

图 3 前4阶实部随孔深增加的变化曲线

BTA深孔钻杆系统稳定性 49
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内孔表面的波瓣形貌，这与系统第 1阶固有频率有

着密切的关系，从仿真结果和实验结果也可同时得

到验证。
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