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摘要　 车削加工是一种应用广泛的加工制造技术ꎬ如何确保加工高效率、高质量、高精度ꎬ一直是研究的热

点.建立了多自由度车削模型ꎬ考虑切削宽度和主轴转速的变化ꎬ分别对单自由度、三自由度以及九自由度车

削模型的稳定性进行了分析ꎬ得到了关于切削宽度和主轴转速的稳定性区域图ꎬ并通过数值方法进行了验

证.结果表明:在考虑工程实际阻尼范围时ꎬ目前最常用的单自由度车刀模型所预测的关于切削宽度和主轴

转速的稳定性结果ꎬ在相对较低转速区偏保守ꎬ而在高转速区的稳定性区域过大.
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引言

“中国制造 ２０２５”是提升我国制造业发展质量

和水平的重大战略部署.车削加工作为一种应用最

为广泛的制造技术ꎬ是通过工件旋转ꎬ车刀在平面

内作直线或曲线移动进行加工的一种切削方法.如
何确保车削加工的高效率、高质量、高精度一直是

研究的热点.由于刀具与工件的相互作用ꎬ加工过

程中可能会发生颤振现象.该现象不但会影响加工

工件的质量ꎬ还会降低加工效率和车刀的耐用度ꎬ
严重时甚至可能会损坏刀具和机床ꎬ所以ꎬ关于车

削加工过程的稳定性和颤振分析一直是国内外学

者的关注热点[１] .美国学者 Ｔａｙｌｏｒ 首次发表了关于

切削颤振的研究成果[２] . Ｍａｒｔｅｌｌｏｔｔｉ[３] 认为瞬时切

削力与切削面积成正比ꎬ可以通过切削力系数与切

削面积相乘确定瞬时切削力.关于切削稳定性的研

究成果也是相当丰富ꎬＡｌｔｉｎｔａｓ 和 Ｓｔｅｐａｎ[４] 用 Ｄ￣划
分法研究了铣削过程的稳定性ꎬ并得到了稳定性叶

瓣图. Ｉｎｓｐｅｒｇｅｒ 等[５]采用半离散方法研究了转速以

正弦曲线变化的单自由度正交切削模型ꎬ确定了其

稳定区域图和颤振频率.
目前关于切削振动的相关研究中ꎬ一般假设整

个车刀为一个刚体ꎬ研究其某一方向的垂直切削振

动或者多个方向的正交切削振动. Ｙａｎｇ 等[６] 采用

单自由度正交切削模型分析了车削过程中的颤振ꎬ
提出了一种新的抑制颤振的方法.Ｔｕｒｋｅｓ 等[７] 研究

车削过程稳定性时同样采用了单自由度正交车削

模型ꎬ通过理论结合实验对比分析了颤振频率.该
类切削模型在建模求解等方面具有一定的优势ꎬ然
而ꎬ在高效高精度的加工要求下ꎬ车刀作为一个连

续体ꎬ可否由单自由度模型准确描述尚待研究.Ｙａｎ
等[８]建立了考虑状态依赖时滞的四自由度磨削动

力学模型ꎬ研究了再生颤振和摩擦颤振对磨削过程

稳定性的影响.Ｌｉｕ 等[９] 对考虑状态依赖时滞的高

自由度钻削模型进行了稳定性分析ꎬ发现了低自由

度模型所描述的动力学特性不一定准确. Ｉｎｓｐｅｒｇｅｒ
等[１０]研究车削过程时考虑了状态依赖时滞的影

响ꎬ结果表明与常时滞模型相比ꎬ考虑状态依赖时

滞在一定参数域内对线性稳定性影响很小.故本文

忽略了状态量对时滞的影响ꎬ通过考虑切削宽度和

主轴转速的变化ꎬ利用 Ｄ￣划分法分别对单自由度、
三自由度以及九自由度常时滞车削模型的稳定性

进行了分析ꎬ以期探讨这些近似模型稳定性结论的

准确性以及适用性.
本文第一节建立了多自由度车削模型ꎬ确定了

单自由度、三自由度和九自由度模型的等效质量和

等效刚度ꎻ第二节利用 Ｄ￣划分法对单自由度模型

的稳定性进行了分析ꎻ第三节得到了三自由度和九
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自由度模型关于主轴转速和切削宽度的稳定区域

图并进行了对比ꎻ第四节为本文的总结.

１　 车削模型的建立

车削模型如图 １(ａ)所示.其中ꎬ车刀模型为一

个一端固定、一端自由的均质连续杆ꎬ该杆的弹性

模量为 Ｅ、密度为 ρ、横截面积为 Ａ、长度为 ｌꎬｕ(ｘꎬｔ)
表示杆在 ｔ 时刻 ｘ 位置的轴向位移ꎬ切削力由轴向

动态力 Ｆ 表示[１１]:
Ｆ＝ｈｗ[ｕ(０ꎬｔ－τ)－ｕ(０ꎬｔ)] (１)

其中ꎬｈ 为单位切削力系数ꎬｗ 为切削宽度ꎬｕ(０ꎬｔ－τ)
是 ｔ－τ 时刻自由端(ｘ ＝ ０)处的位移 τ ＝ ２π / Ω 是工

件旋转一周所用时间ꎬΩ 表示主轴转速. ｕ(０ꎬｔ)是
ｔ 时刻自由端(ｘ＝ ０)处的位移ꎬｕ(０ꎬｔ－τ) －ｕ(０ꎬｔ)
表示切削深度.

由于轴向力与切削速度有关ꎬ故该问题为边界

条件含时滞的动力学问题[１２] .关于该类问题的理

论分析难度较大ꎬ一般采用多自由度近似模型ꎬ
图 １(ｂ)为 ｎ 自由度近似切削模型.该模型由 ｎ 个

等质量块通过等刚度弹簧和等阻尼器连接而成ꎬ其
中各质量块的质量为 ｍꎬ弹簧的刚度系数为 ｋꎬ阻尼

系数为 ｃ.该模型的动力学微分方程为:
ＭＵ̈＋ＣＵ̇＋ＫＵ＝ＨＷ(Ｕ( ｔ－τ)－Ｕ( ｔ)) (２)

其中ꎬＵ＝[ｕ１ꎬｕ̇１ꎬ􀆺ꎬｕｎꎬｕ̇ｎ] ＴꎬＭ＝ｍＩꎬＩ 是一个 ｎ×ｎ
的单位矩阵ꎬＣ＝(ｃ / ｋ)Ｋ
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车削过程的车削力 Ｆ 的大小即为:
Ｆ＝ｈｗ[ｕ１( ｔ－τ)－ｕ１( ｔ)] (５)

其中ꎬｕ１( ｔ－τ)是车刀尖在 ｔ－τ 时刻的位移ꎬｕ１( ｔ)是
车刀尖在 ｔ 时刻的位移.

图 １(ａ)中杆自由端在静载 Ｆ 作用下的位移 ｆ
为:

ｆ＝ ｌ
ＡＥ

Ｆ (６)

图 １　 车削模型

Ｆｉｇ.１　 Ｔｕｒｎｉｎｇ ｍｏｄｅｌ

在同样静载 Ｆ 作用下ꎬ等效模型刀尖处的位移

ｕ１ 为:

ｕ１ ＝ｎ
Ｆ
ｋ

(７)

为保证两模型在同样静载作用下变化的位移

相同ꎬ即 ｕ１ ＝ ｆꎬ可确定刚度系数 ｋ:

ｋ＝ｎ ＡＥ
ｌ

(８)

一端固定一端自由的轴向振动杆的一阶固有

频率 ωｎ１为
[１３]:

ωｎ１ ＝
π
２ｌ

Ｅ
ρ

(９)

为保证等效ꎬ根据各模型的一阶固有频率 ωｎ１

和一阶阻尼比 ζ１ 相等ꎬ可确定弹簧刚度系数 ｋ 和

阻尼系数 ｃ.
对于单自由度模型ꎬ即 ｎ ＝ １ꎬ根据式(７)可确

定其弹簧刚度系数:

ｋ０ ＝
ＡＥ
ｌ

(１０)

其固有频率为:

ωｎ ＝
ｋ
ｍ

(１１)

根据 ωｎ ＝ωｎ１ꎬ可确定其质量为:

ｍ０ ＝ ４ ρＡｌ
π２ (１２)

阻尼系数则可表示为:

ｃ０ ＝ ２
ｋ０

ωｎ１
ζ１ (１３)

９０５
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表 １ 给出了单自由度、三自由度、九自由度车

削模型的刚度系数 ｋ、阻尼系数 ｃ、质量 ｍ.
表 １　 等效模型的刚度系数 ｋ、阻尼系数 ｃ 和质量 ｍ

Ｔａｂｌｅ １　 Ｔｈｅ ｓｔｉｆｆｎｅｓｓ ｋꎬ ｔｈｅ ｄａｍｐｉｎｇ ｒａｔｉｏ ｃ ａｎｄ ｔｈｅ ｍａｓｓ ｍ

ｏｆ ｅｑｕｉｖａｌｅｎｔ ｍｏｄｅｌｓ

ｎ ｋ / ｋ０ ｃ / ｃ０ ｍ / ｍ０

１ １ １ １
３ ３ ３ ０.５９４１
９ ９ ９ ０.２４５６

２　 单自由度模型的稳定性分析

对于单自由度模型ꎬ方程(２)可表示为:
ｍ０ ｕ̈＋ｃ０ｕｕ̇＋ｋ０ｕ＝ｈｗ[ｕ( ｔ－τ)－ｕ( ｔ)] (１４)

简化后ꎬ

ｕ̈＋２ζ１ωｎ１ ｕ̇＋(ω２
ｎ１＋

ｈｗ
ｍ０

)ｕ＝ｈｗ
ｍ０

ｕ( ｔ－τ) (１５)

其中ꎬζ１ 为阻尼比(ζ１ ＝ ｃ０ / ２ｍ０ωｎ１)ꎬωｎ１为系统固有

频率(ω２
ｎ１ ＝ ｋ０ / ｍ０) .

把假设解 ｕ＝ ｅλｔ代入方程(１５)得到特征方程:

Ｄ(λ)＝ λ２＋２ζ１ωｎ１λ＋(ω２
ｎ１＋

ｈｗ
ｍ０

)＝ ｈｗ
ｍ０

ｅ－λτ (１６)

将 λ＝γ＋ｉω 代入方程(１６)ꎬ令 γ ＝ ０ꎬ即 λ ＝ ｉωｃ

时ꎬ分离实部和虚部可得:

Ｒｅ:　 －ω２
ｃ ＋ω２

ｎ１＋
ｈｗ
ｍ０

＝ｈｗ
ｍ０

ｃｏｓωｃτ (１７)

Ｉｍ:　 －２ζ１ωｎ１ωｃ ＝
ｈｗ
ｍ０

ｓｉｎωｃτ (１８)

解方程(１７)和(１８)得:

ｈｗ
ｋ０

＝
(ω２

ｃ / ω２
ｎ１－１) ２＋４ζ２

１ω２
ｃ / ω２

ｎ１

２(ω２
ｃ / ω２

ｎ１－１)
(１９)

Ω
ωｎ１

＝
ωｃ / ωｎ１π

ｊπ－ａｒｃｔａｎ
ω２

ｃ / ω２
ｎ１－１

２ζ１ωｃ / ωｎ１

　 　 ｊ＝ １ꎬ２ꎬ３􀆺 (２０)

无阻尼时( ζ１ ＝ ０)ꎬ由方程(１８)可得 ｓｉｎωｃτ ＝
０ꎬ其解可分两种情况:

①　 ωｃτ＝ ｊπ　 　 ｊ＝ ２ꎬ４ꎬ６􀆺
ωｃ ＝ωｎ

Ω
ωｎ１

＝ １
ｊ
　 　 ｊ＝ ２ꎬ４ꎬ６􀆺 (２１)

② 　 ωｃτ＝ ｊπ　 　 ｊ＝ １ꎬ３ꎬ５􀆺
ｈｗ
ｋ０

＝ １
２
[( ｊ

２
Ω
ωｎ１

) ２－１]　 　 ｊ＝ １ꎬ３ꎬ５􀆺 (２２)

由公式(１９)ꎬ(２０)ꎬ(２１)和(２２)可确定临界 Ｄ
曲线.令特征根实部 γ 对 τ 的一阶导数为[１４]:

γ′τ:＝Ｒｅｄλ
ｄτ λ＝ ｉωｃ

(２３)

特征根实部 γ 对主轴转速 Ω 的一阶导数为:

γ′Ω:＝Ｒｅｄλ
ｄΩ λ＝ ｉωｃ

(２４)

因为Ω＝２π / τꎬ则 ｓｇｎ(γ′Ω)＝ －ｓｇｎ(γ′τ) .当 γ′τ
>０ 即 γ′Ω<０ 时ꎬ一对特征根从复平面左半平面通

过虚轴穿至右半平面ꎬ即增加了一对非稳定特征

根ꎻ当 γ′τ<０ 即 γ′Ω>０ 时ꎬ一对特征根从复平面右

半平面通过虚轴穿至左半平面ꎬ即减少了一对非稳

定特征根[１５] . 表 ２ 给出了单自由度无阻尼模型的

γ′τ 和 γ′Ω 的值ꎬ其中ꎬ ａ ＝ ｈｗ / ｍꎬ ｂ ＝ τｃｏｓωｃτꎬ ｄ ＝
ａτｓｉｎωｃτ－２ωｃ .据表 １ 可确定该系统的关于切削宽

度和主轴转速的稳定区域ꎬ如图 ２ 所示ꎬ其中实线

和虚线为由方程(２１)和(２２)确定的 Ｄ 曲线ꎬ阴影

部分为稳定区域.
表 ２　 不同 Ｄ 曲线上的 γ′τ 和 γ′Ω

Ｔａｂｌｅ ２　 Ｔｈｅ ｐａｒｔｉａｌ ｄｅｒｉｖａｔｉｖｅｓ γ′τ ａｎｄ γ′Ω
ａｔ ｔｈｅ ｃｒｉｔｉｃａｌ Ｄ￣ｃｕｒｖｅｓ

ωｃτ γ′τ γ′Ω
０ ０(ωｃ ＝ ０) ０(ωｃ ＝ ０)

π
ａ ｄ ωｃ

(ａｂ) ２＋ｄ２>０ －
ａ ｄ ωｃ

(ａｂ) ２＋ｄ２<０

２π －
ａ ｄ ωｃ

(ａｂ) ２＋ｄ２<０
ａ ｄ ωｃ

(ａｂ) ２＋ｄ２>０

３π
ａ ｄ ωｃ

(ａｂ) ２＋ｄ２>０ －
ａ ｄ ωｃ

(ａｂ) ２＋ｄ２<０

４π －
ａ ｄ ωｃ

(ａｂ) ２＋ｄ２<０
ａ ｄ ωｃ

(ａｂ) ２＋ｄ２>０

⋮ ⋮ ⋮

ｊπ
(－１) ｊ＋１ａ ｄ ωｃ

(ａｂ)２＋ｄ２ 　 ｊ＝１ꎬ２ꎬ３􀆺
(－１) ｊａ ｄ ωｃ

(ａｂ)２＋ｄ２ 　 ｊ＝１ꎬ２ꎬ３􀆺

图 ２　 单自由度无阻尼模型在参数平面(Ω / ωｎ１ꎬｈｗ / ｋ０)

的稳定区域图

Ｆｉｇ.２　 Ｓｔａｂｉｌｉｔｙ ｃｈａｒｔ ｉｎ(Ω / ωｎ１ꎬｈｗ / ｋ０) ｐｌａｎｅ ｆｏｒ １ ＤｏＦ ｍｏｄｅｌ

ｗｉｔｈ ｚｅｒｏ ｄａｍｐｉｎｇ

０１５
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　 　 图 ３ 为阻尼比 ζ１ ＝ ０.００５ 时ꎬ单自由度模型关

于切削宽度和主轴转速的稳定区域图以及临界边

界所对应的颤振频率与主轴转速之间的曲线图ꎬ阴
影区域为稳定区域.

图 ３　 单自由度有阻尼模型在参数平面(Ω / ωｎ１ꎬｈｗ / ｋ０)的

稳定区域图以及临界颤振频率曲线(ζ１ ＝ ０.００５)

Ｆｉｇ.３　 Ｓｔａｂｉｌｉｔｙ ｃｈａｒｔ ｉｎ(Ω / ωｎ１ꎬｈｗ / ｋ０) ｐｌａｎｅ ｏｆ １ ＤｏＦ ｍｏｄｅｌ ａｎｄ

ｃｒｉｔｉｃａｌ ｃｈａｔｔｅｒ ｆｒｅｑｕｅｎｃｙ ｃｕｒｖｅｓ(ζ１ ＝ ０.００５)

３　 多自由度模型的稳定图

与单自由度模型的稳定性分析过程类似ꎬ通过

Ｄ￣划分法可确定三自由度模型和九自由度模型的

稳定区域.图 ４(ａ)和图 ４(ｂ)分别给出了三自由度

模型和九自由度模型的 Ｄ 曲线ꎬ根据不稳定特征

根的个数ꎬ可确定三自由度模型的稳定区域仅存在

于高转速区ꎬ即图 ４(ａ)阴影部分ꎬ而对于九自由度

模型ꎬ在图示转速范围内不再存在稳定区域.对比

图 ４　 无阻尼模型在参数平面(Ω / ωｎ１ꎬｈｗ / ｋ０) 的稳定区域图

(ａ)三自由度模型ꎬ(ｂ)九自由度模型

Ｆｉｇ.４ Ｓｔａｂｉｌｉｔｙ ｃｈａｒｔ ｉｎ(Ω / ωｎ１ꎬｈｗ / ｋ０) ｐｌａｎｅ ｗｉｔｈ ｚｅｒｏ ｄａｍｐｉｎｇ

(ａ) ３ＤｏＦ ｍｏｄｅｌꎬ (ｂ) ９ ＤｏＦ ｍｏｄｅｌ

图 ２ 和图 ４ 可发现ꎬ随着自由度的增加ꎬ无阻尼模

型稳定区域越来越小.
考虑阻尼时ꎬ三自由度模型和九自由度模型的

稳定区域有所变化.图 ５ 为阻尼比 ζ１ ＝ ０.００５ 时ꎬ三
自由度模型的稳定区域图ꎬ在相对较低转速范围ꎬ
稳定边界主要由一阶模态决定ꎬ颤振频率对应一阶

频率ꎬ随着转速增加ꎬ在图示转速范围内ꎬ稳定边界

将由二阶模态甚至三阶模态确定ꎬ颤振频率也对应

更高阶频率.

图 ５　 三自由度有阻尼模型在参数平面(Ω / ωｎ１ꎬｈｗ / ｋ０)的

稳定区域图以及临界颤振频率曲线(ζ１ ＝ ０.００５)

Ｆｉｇ.５　 Ｓｔａｂｉｌｉｔｙ ｃｈａｒｔ ｉｎ(Ω / ωｎ１ꎬｈｗ / ｋ０) ｐｌａｎｅ ｏｆ ３ ＤｏＦ ｍｏｄｅｌ ａｎｄ

ｃｒｉｔｉｃａｌ ｃｈａｔｔｅｒ ｆｒｅｑｕｅｎｃｙ ｃｕｒｖｅｓ(ζ１ ＝ ０.００５)

图 ６　 九自由度有阻尼模型在参数平面(Ω / ωｎ１ꎬｈｗ / ｋ０)的

稳定区域图以及临界颤振频率曲线(ζ１ ＝ ０.００５)

Ｆｉｇ.６　 Ｓｔａｂｉｌｉｔｙ ｃｈａｒｔ ｉｎ(Ω / ωｎ１ꎬｈｗ / ｋ０) ｐｌａｎｅ ｏｆ ９ ＤｏＦ ｍｏｄｅｌ ａｎｄ

ｃｒｉｔｉｃａｌ ｃｈａｔｔｅｒ ｆｒｅｑｕｅｎｃｙ ｃｕｒｖｅｓ(ζ１ ＝ ０.００５)

考虑阻尼时ꎬ九自由度模型的稳定区域的变化

趋势与三自由度类似.图 ６ 为阻尼比 ζ１ ＝ ０.００５ 时

九自由度模型的稳定区域图ꎬ在相对较低转速范

围ꎬ稳定边界主要由一阶模态决定ꎬ颤振频率对应
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一阶频率ꎬ随着转速增加ꎬ在图示转速范围内ꎬ稳定

边界将由二阶模态甚至四阶模态确定ꎬ颤振频率也

对应更高阶频率.当阻尼比不同时ꎬ三自由度模型

和九自由度模型的稳定区域随阻尼增大而增大ꎬ这
种增大趋势也是在高速区更为明显ꎬ如图 ７ 所示

(ζ１ ＝ ０.００１(黑线)ꎬζ１ ＝ ０.００５(红线)ꎬζ１ ＝ ０.０１(绿
线)) .

图 ７　 不同阻尼时模型在参数平面(Ω / ωｎ１ꎬｈｗ / ｋ０)的稳定区域边界

(ａ) 三自由度模型ꎬ(ｂ)九自由度模型

Ｆｉｇ.７　 Ｓｔａｂｉｌｉｔｙ ｂｏｕｎｄａｒｉｅｓ ｉｎ(Ω / ωｎ１ꎬｈｗ / ｋ０) ｐｌａｎｅ

ｗｉｔｈ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｄａｍｐｉｎｇ ｒａｔｉｏｓ

(ａ) ３ＤｏＦ ｍｏｄｅｌꎬ (ｂ) ９ ＤｏＦ ｍｏｄｅｌ

图 ８　 阻尼比为 ζ１ ＝ ０.００５ 的不同自由度模型在参数平面

(Ω / ωｎ１ꎬｈｗ / ｋ０)的稳定区域边界对比图

Ｆｉｇ.８　 Ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎ ｏｆ ｓｔａｂｉｌｉｔｙ ｂｏｕｎｄａｒｉｅｓ ｉｎ(Ω / ωｎ１ꎬｈｗ / ｋ０)

ｐｌａｎｅ ｏｆ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ＤｏＦ ｍｏｄｅｌｓ ｗｉｔｈ ζ１ ＝ ０.００５

阻尼比相同时(ζ１ ＝ ０.００５)ꎬ单自由度模型(黑
线)ꎬ三自由度模型(红线)和九自由度模型(绿线)
所确定的稳定区域对比关系如图 ８ 所示ꎬ在相对较

低转速范围内ꎬ稳定边界主要由一阶模态确定ꎬ随
着自由度增加ꎬ稳定区域增大ꎬ但增大不明显ꎬ在高

转速范围ꎬ由于高阶模态决定稳定边界ꎬ随着自由

度增加ꎬ 稳定区域明显减小. 该现象在阻尼比

ζ１ ＝ ０.００１~０.０１ 范围内均存在.此结果表明ꎬ考虑工

程实际阻尼时ꎬ目前最常用的单自由度车刀模型所

预测的稳定性结果在相对较低转速区偏保守ꎬ而在

高转速区确定的稳定性区域过大.在当前对制造加

工技术的高效率、高质量、高精度要求下ꎬ采用高自

由度车削模型具有应用价值.
本文所有理论分析均经由数值验证[１６]ꎬ结果

吻合良好ꎬ见图 ２~图 ６.

４　 小结

在高效高精度制造加工技术的发展背景下ꎬ本
文通过理论分析与数值验证ꎬ对比了单自由度近似

车刀模型与多自由度近似车刀模型的稳定性结论.
结果表明考虑工程实际阻尼范围时ꎬ目前最常用的

单自由度车刀模型所预测的关于主轴转速和切削

宽度的稳定性结果ꎬ在相对较低转速区偏保守ꎬ而
在高转速区的稳定性区域过大ꎬ在研究超高转速车

削加工问题时需要采用多自由度车削加工模型.关
于高自由度模型的准确性仍待与连续体模型的分

析结果进行对比验证.
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ｔｒａｌ Ｕｎｉｖｅｒｓｉｔｉｅｓ (ＮＳ２０１７００４).
† Ｃｏｒｒｅｓｐｏｎｄｉｎｇ ａｕｔｈｏｒ Ｅ￣ｍａｉｌ:ｚｈａｎｇｌｉ＠ｎｕａａ.ｅｄｕ.ｃｎ

ＳＴＡＢＩＬＩＴＹ ＡＮＡＬＹＳＩＳ ＯＦ ＭＵＬＴＩ ＤＥＧＲＥＥ ＯＦ

ＦＲＥＥＤＯＭ ＴＵＲＮＩＮＧ ＭＯＤＥＬＳ∗

Ｚｈａｎｇ Ｘｕ　 Ｚｈａｎｇ Ｌｉ†

(Ｃｏｌｌｅｇｅ ｏｆ Ａｅｒｏｓｐａｃｅ Ｅｎｇｉｎｅｅｒｉｎｇꎬ Ｎａｎｊｉｎｇ Ｕｎｉｖｅｒｓｉｔｙ ｏｆ Ａｅｒｏｎａｕｔｉｃｓ ａｎｄ Ａｓｔｒｏｎａｕｔｉｃｓꎬ Ｎａｎｊｉｎｇ ２１００１６ꎬ Ｃｈｉｎａ)

Ａｂｓｔｒａｃｔ　 Ａｓ ｏｎｅ ｏｆ ｔｈｅ ｍｏｓｔ ｗｉｄｅｌｙ ｕｓｅｄ ｍａｎｕｆａｃｔｕｒｉｎｇ ｔｅｃｈｎｏｌｏｇｉｅｓꎬ ｔｕｒｎｉｎｇ ｈａｓ ｂｅｅｎ ａ ｈｏｔ ｔｏｐｉｃ ｒｅｇａｒｄｉｎｇ
ｒｅｑｕｉｒｅｍｅｎｔｓ ｆｏｒ ｈｉｇｈ ｅｆｆｉｃｉｅｎｃｙꎬ ｈｉｇｈ ｑｕａｌｉｔｙ ａｎｄ ｈｉｇｈ ｐｒｅｃｉｓｉｏｎ. Ｔｈｉｓ ｐａｐｅｒ ｐｒｅｓｅｎｔｓ ｓｔａｂｉｌｉｔｙ ａｎａｌｙｓｉｓ ｏｆ １ ＤｏＦꎬ
３ ＤｏＦꎬ ａｎｄ ９ ＤｏＦ ｔｕｒｎｉｎｇ ｍｏｄｅｌｓ ｉｎ ｔｈｅ ｐａｒａｍｅｔｅｒ ｐｌａｎｅ ｏｆ ｃｕｔｔｉｎｇ ｗｉｄｔｈ ａｎｄ ｓｐｉｎｄｌｅ ｓｐｅｅｄ. Ｔｈｅ ｏｂｔａｉｎｅｄ ｓｔａｂｉｌｉ￣
ｔｙ ｃｈａｒｔｓ ｓｈｏｗ ｔｈａｔ ｗｈｅｎ ｒｅａｌｉｓｔｉｃ ｄａｍｐｉｎｇ ｉｓ ｃｏｎｓｉｄｅｒｅｄꎬ ｔｈｅ ｓｔａｂｉｌｉｔｙ ｒｅｇｉｏｎ ｐｒｅｄｉｃｔｅｄ ｂｙ １ ＤｏＦ ｍｏｄｅｌ ｉｓ ｍｏｒｅ
ｃｏｎｓｅｒｖａｔｉｖｅ ｔｈａｎ ｂｙ ｈｉｇｈｅｒ ＤｏＦ ｍｏｄｅｌｓ ｉｎ ｒｅｌａｔｉｖｅｌｙ ｌｏｗ ｓｐｅｅｄ ｒａｎｇｅꎬ ｗｈｉｌｅ ｉｎ ｈｉｇｈ ｓｐｅｅｄ ｒａｎｇｅ ｈｉｇｈｅｒ ＤｏＦ ｍｏｄ￣
ｅｌｓ ｇｉｖｅ ｍｕｃｈ ｓｍａｌｌｅｒ ｓｔａｂｉｌｉｔｙ ｒｅｇｉｏｎ ｄｕｅ ｔｏ ｔｈｅ ｐｒｅｓｅｎｃｅ ｏｆ ｈｉｇｈｅｒ ｏｒｄｅｒ ｖｉｂｒａｔｉｏｎｓ.

Ｋｅｙ ｗｏｒｄｓ　 ｍｕｌｔｉ ｄｅｇｒｅｅ ｏｆ ｆｒｅｅｄｏｍ ｍｏｄｅｌꎬ　 ｔｉｍｅ ｄｅｌａｙꎬ　 Ｄ ｃｕｒｖｅꎬ　 ｓｔａｂｉｌｉｔｙꎬ　 ｔｕｒｎｉｎｇ
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