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摘　 要 目的 研究不同转速、载荷条件下机床主轴轴承的最佳预紧力ꎬ满足高速机床

主轴全速段性能要求. 方法 建立基于拟静力学的轴承分析模型ꎬ计算不同转速、负荷

条件下满足轴承使用寿命的最大轴向预紧力ꎬ和能够限制轴承陀螺旋转的最小轴向

预紧力ꎬ得出预紧力取值的上下限. 通过试验分析轴向预紧力对电主轴轴承温升和振

动的影响. 结果 在低速范围内ꎬ轴向预紧力的变化对主轴振动和轴承温度无明显影

响. 在中速范围内ꎬ随着轴向预紧力增加ꎬ主轴振动有较明显减弱ꎬ轴承温度有较明显

增加. 在高速范围内ꎬ随着轴向预紧力增加ꎬ主轴振动大幅度减弱ꎬ轴承温度大幅度增

加. 结论 在每个转速范围内分别引入不同的预紧力上下限权重值ꎬ得出满足高速机

床主轴全速段性能要求的轴承最佳预紧力.
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　 　 电主轴是实现高速加工的核心功能部

件ꎬ其性能直接影响机床的使用性能与技术

水平. 在实际生产加工中ꎬ为保证高的加工效

率、精度ꎬ客观上要求高速机床具有低速重切

削和高速轻切削的功能ꎬ低速时切削力大ꎬ需
要主轴具有高刚性ꎻ高速时主轴热变形大ꎬ需
要尽量降低主轴温升[１] .

传统的电主轴预紧方式为定压预紧ꎬ即
预紧力为恒定值ꎬ显然这种预紧方式不能同

时实现高速机床低速重切削和高速轻切削的

功能要求ꎬ需要一种可变预加载技术来确定

不同工况下机床主轴所需的预紧力ꎬ并通过

可调控的预紧力施加方式将预紧力应用于轴

承. 在以往关于最佳预紧力确定的研究中ꎬ
Ｓ. Ｊｉａｎｇ 等[１]将整个速度范围分为高速段和

低速段ꎬ分别考虑轴承温升和轴承使用寿命

极限ꎬ得出整个速度范围内的最佳预紧力.
Ｇ. Ｈａｇｉｕ[２] 进行了轴承预紧力对主轴可靠性

参数的理论研究ꎬ并通过对磨床主轴进行试

验来验证理论ꎬ确定了能够保证高速主轴可

靠性参数的最佳轴承预紧力. Ｔ. ＸＵ 等[３] 通

过改变疲劳寿命可靠性因子ꎬ使用疲劳寿命

模型来确定理论预加载曲线ꎬ在理论预加载

值范围内ꎬ根据不同的转速确定最佳预紧力.
Ｋ. Ｙ. Ｈｗａｎｇ 等[４]通过计算轴承疲劳寿命得

出满足寿命要求的最大预紧力ꎬ并通过计算

轴承在某一转速ꎬ不同预紧力下是否发生陀

螺滑移ꎬ得出最小预紧力ꎬ将转速划分为低速

段、中速段、高速段. 低速段为不发生陀螺滑

移区域ꎬ中速段为可能发生陀螺滑移区域ꎬ高
速段为一定发生陀螺滑移区域ꎬ对三个速度

范围分别引入最大预紧力和最小预紧力的权重

值ꎬ得出与转速和外部载荷对应最佳预紧力.
Ｓ. Ｊｉａｎｇ 提出的最佳预紧力确定方法具

有重要的指导意义ꎬ但该方法是建立在大量

实验数据常规统计分析的基础之上ꎬ结果不

具有很好的通用性. Ｋ. Ｙ. Ｈｗａｎｇ 提出的基

于权重值的最佳预紧力的确定方法虽然已经

比较完善ꎬ但是其需要建立较复杂的准动力

学模型ꎬ并通过陀螺矩阵获得每个滚珠的陀

螺滑移时刻ꎬ从而对速度进行划分ꎬ从结果来

看所求得预紧力偏大ꎬ且最低转速与最高转

速下的最佳预紧力变化不明显. 笔者参考 Ｋ.
Ｙ. Ｈｗａｎｇ 提出的权重想法ꎬ并在轴承分析模

型的建立、数值求解方法、速度范围划分、最
小预紧力的确定等方面进行了创新和改进ꎬ
提出了一种根据满足轴承使用寿命的最大轴

承预紧力和能够限制轴承陀螺旋转的最小轴

承预紧力来计算最佳轴承预紧力的方法. 该
方法将速度范围进行分段ꎬ考虑不同工况条

件对主轴刚度和温升的要求ꎬ在不同的速度

范围内引入预紧力上下限的权重值ꎬ从而得

出与转速和外部载荷一一对应的轴承最佳预

紧力.
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１　 轴承预紧力分析

笔者基于拟静力学方法建立了轴承分析

模型ꎬ并对其数值求解方法进行了改进ꎬ使用

Ｍａｔｌａｂ 语言建立了轴承分析程序ꎬ来计算运

行条件下球轴承的载荷分布、轴承刚度以及

轴承疲劳寿命.
１. １　 基于拟静力学方法滚动轴承力学分析

　 　 滚动轴承高速运转的过程中ꎬ由于高速

滚珠受到离心力和陀螺力矩等动力学因素的

影响ꎬ滚珠的运动和作用于滚珠的力很复杂ꎬ
与传统静力学设计结果相比ꎬ轴承的接触角、
载荷分布、滚珠的自转及公转、内部滑动等都

有所改变. 考虑角接触球轴承受离心力和陀

螺力矩的影响ꎬ按照滚道控制理论ꎬ滚珠在轴

向平面内受力分析如图 １ 所示[５] .

图 １　 轴承滚珠受力图

Ｆｉｇ􀆰 １　 Ｆｏｒｃｅ ａｎａｌｙｓｉｓ ｏｆ ｂｅａｒｉｎｇ ｂａｌｌｓ

图中钢制滚珠离心力 Ｆｃ、陀螺力矩 Ｍｇ

分别由式(１)、式(２)计算:
Ｆｃ ＝ ２􀆰 ２６ × １０ － １１ｄｍＤ３

ｗｎｍꎬ (１)

Ｍｇ ＝ ４􀆰 ５ × １０ － １２Ｄ５
ｗｎｂｎｍｓｉｎβ. (２)

式中:ｄｍ 为轴承节圆直径ꎻＤｗ 为滚珠直径ꎻ

ｎｍ 为滚珠公转速度ꎻｎｂ 为滚珠自转速度ꎻβ
为滚珠自转姿态角. 此处认为轴承在实际运

转过程中ꎬ外圈转速为 ０ꎬ内圈转速为 ｎ.
轴承滚珠平衡方程如下[６]:

Ｑｉａ －Ｑｅｓｉｎａｅ －
Ｍｇ

Ｄｗ
(λｉｃｏｓαｉ －λｅｃｏｓαｅ) ＝０ꎬ(３)

Ｑｉａｃｏｔａｉ ＋ Ｆｃ － Ｑｅｃｏｓａｅ ＋
Ｍｇ

Ｄｗ
(λ ｉｓｉｎαｉ －

λｅｓｉｎαｅ) ＝ ０. (４)
采用 外 滚 道 控 制 理 论ꎬ 取 λ ｉ ＝ ０ꎬ

λｅ ＝ ２.
平衡方程的求解:当仅考虑角接触球轴

承承受纯轴向负荷作用的情况时ꎬ滚珠接触

力 Ｑ 与轴承轴向负荷 Ｆａ 关系如下:

Ｑ ＝
Ｆａ

Ｚｓｉｎα . (５)

式中:α 为受载后实际接触角ꎬ可由式(６)使
用迭代法求解得到:

Ｆａ

ＺＫｎ(ＢＤｗ) ３ / ２ ＝ ｓｉｎ(ｃｏｓα
０

ｃｏｓα － １) ３ / ２ . (６)

式中:Ｂ ＝ ｆｉ ＋ ｆｏ － １ꎻα０ 为受载前接触角ꎻＫｎ

为滚动体与内外圈之间的总负荷 － 变形常

数[７] .
由于离心力主要是增加外滚道接触力ꎬ

对内滚道接触力影响很小ꎬ因此可以先假设

滚珠与内滚道接触力 Ｑｉ 及其轴向分力 Ｑｉａ的

大小与静态下相同. 即滚珠与内滚道接触力

Ｑｉ 等于滚珠接触力 Ｑꎬ其轴向分量 Ｑｉａ ＝
Ｑｉ × ｓｉｎα.

可以近似地认为ꎬ内接触角的增大值等

于外接触角的减小值ꎬ其中 Δα 为接触角的

增量[８] .
αｉ ＝ α ＋ Δαꎬαｅ ＝ α － Δα . (７)
由式(３)、式(４)整理得:

　 　 Ｆｃ ＋Ｑｉａｃｏｔ(α ＋ Δα) － ｃｏｔ(α － Δα) ×

(Ｑｉａ ＋
２Ｍｇ

ｄｗ
ｃｏｓ(α － Δα)) －

２Ｍｇ

ｄｗ
ｓｉｎ(α －

Δα) ＝ ０. (８)
使用牛顿迭代法求解式(８)ꎬ得出接触

角的增量 Δα. 将其带入式(７)得出内外接触

角 αｉ、αｅ . 滚珠与外滚道接触力 Ｑｅ 可由式

(４)解得. 滚珠与内滚道接触力 Ｑｉ 可由式

(９)得出:

Ｑｉ ＝
Ｑｉａ

ｓｉｎαｉ
. (９)

基于上述理论ꎬ开发了相应的 Ｍａｔｌａｂ 轴
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承分析程序[９] . 以角接触球轴承 ７００９Ｃ 为

例ꎬ轴承结构参数见表 １. 计算其在表 ２ 所示

负荷条件下的轴承内部接触载荷ꎬ结果如图

２ 所示.
表 １　 轴承结构参数

Ｔａｂｌｅ １　 Ｂｅａｒｉｎｇ ｓｔｒｕｃｔｕｒｅ ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ

轴承类型 ｄｍ / ｍｍ Ｄｗ / ｍｍ
滚珠个

数 ｚ
α０ / (°)

内滚道半径

系数 ｆｉ

外滚道半径

系数 ｆｅ

极限转速 /

( ｒ􀅰ｍｉｎ － １)

钢球 ４５ ８􀆰 ６２ ４５ １５ ０􀆰 ５２３ ０􀆰 ５２３ ３０ ０００

表 ２　 轴承负载条件

Ｔａｂｌｅ ２　 Ｂｅａｒｉｎｇ ｌｏａｄ ｃｏｎｄｉｔｉｏｎｓ

预紧力 / Ｎ 转速 / ( ｒ􀅰ｍｉｎ － １)

１５０、２００、３００、 ４００、
５００、 ６００、 ７００、 ８００

２ ０００、４ ０００、８ ０００、 １２ ０００、
１６ ０００、２０ ０００、 ２４ ０００

图 ２　 轴承内部接触载荷 Ｑｉ、Ｑｅ 与轴向预紧力关系

曲线

Ｆｉｇ􀆰 ２　 Ｒｅｌａｔｉｏｎｓｈｉｐ ｂｅｔｗｅｅｎ ｉｎｔｅｒｎａｌ ｂｅａｒｉｎｇ ｌｏａｄｓ

ＱｉꎬＱｅ ａｎｄ ａｘｉａｌ ｐｒｅｌｏａｄ

由图 ２ 可见ꎬ当转速恒定时ꎬ随着预紧力

的增大ꎬ轴承的内部载荷 Ｑｉ、Ｑｅ 均逐渐增

大ꎬ当转速逐渐升高ꎬ预紧力保持恒定时ꎬ轴
承的内部载荷 Ｑｅ 逐渐增大ꎬＱｉ 逐渐减小.
１. ２　 滚动轴承刚度分析

滚动轴承刚度是滚动轴承使用的重要指

标之一ꎬ轴承刚度的提高可抑制噪声ꎬ抵抗变

形. 以建立的轴承拟静力学模型为基础ꎬ进行

不同预紧条件下的轴承刚度分析ꎬ探讨高速

主轴运转条件下预紧力对轴承刚度的影

响[１０] . 使用表 １ 中的轴承参数ꎬ由开发的

Ｍａｔｌａｂ 程序进行轴承刚度分析ꎬ得到轴承径

向 刚 度 和 轴 向 刚 度 在 轴 承 转 速 为

２０ ０００ ｒ / ｍｉｎ时ꎬ随预紧力变化曲线如图 ３、
图 ４ 所示.

图 ３　 单个轴承轴向刚度与轴向预紧力关系曲线

Ｆｉｇ􀆰 ３　 Ｔｈｅ ｃｕｒｖｅ ｏｆ ｓｉｎｇｌｅ ｂｅａｒｉｎｇ ｒａｄｉａｌ ｓｔｉｆｆｎｅｓｓ￣
ａｘｉａｌ ｐｒｅｌｏａｄ

图 ４　 单个轴承径向刚度与轴向预紧力关系曲线

Ｆｉｇ􀆰 ４　 Ｔｈｅ ｃｕｒｖｅ ｏｆ ｓｉｎｇｌｅ ｂｅａｒｉｎｇ ａｘｉａｌ ｓｔｉｆｆｎｅｓｓ￣
ａｘｉａｌ ｐｒｅｌｏａｄ

由图 ３、图 ４ 可见ꎬ在轴承转速为 ２０ ０００
ｒ / ｍｉｎ 时ꎬ轴承径向刚度与轴向刚度均随着

轴承轴向预紧力的增大而增大. 通过该理论

分析结果可知ꎬ提高轴承轴向预紧力可提高
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轴承刚度.
１. ３　 滚动轴承疲劳寿命模型

疲劳寿命是安全运行的重要指标ꎬ受轴

承内部载荷的影响ꎬ轴承预紧力的选取应满

足轴承寿命要求ꎬ因此进行轴承寿命建模及

分析ꎬ从而得出满足寿命要求的预紧力范围

是非常有必要的.
根据国际标准组织标准 ＩＳＯ ２８１:２００７

修正的疲劳寿命模型[１１ － １２]:
Ｌ１０ａ ＝ ａ１ａＩＳＯＬ１０ꎬ (１０)

Ｌ１０ ＝ Ｌ － １０
９

１０ｉ ＋ Ｌ － １０
９

１０ｅ( ) － ０􀆰 ９ . (１１)
式中:Ｌ１０为整套轴承的额定寿命ꎻＬ１０ｉ、Ｌ１０ｅ分

别为内外圈的额定寿命ꎻａ１ 为可靠性系数ꎬ
ａＩＳＯ为组合寿命调整因子ꎬ它整合了 ４ 个相互

依赖的因素ꎬ包括轴承的润滑、污染、载荷和

轴承材料系数[１３ － １４] . 取 ９０％ 的可靠性系数ꎬ
即 ａ１ ＝ １.

内外圈额定寿命可按下式计算:

Ｌ１０ｉ(ｏ) ＝ Ｑｃｉ(ｅ)

Ｑｉ(ｅ)

æ

è
ç

ö

ø
÷

３

ꎬ (１２)

Ｑｃｉ(ｅ)＝ ９８􀆰 １ ｆ
２ｆ － １

æ

è
ç

ö

ø
÷

０􀆰 ４１(１ ± γ) １􀆰 ３９

(１ ± γ)
１
３

γ
ｃｏｓα

æ

è
ç

ö

ø
÷

０􀆰 ３

×

ｄ１􀆰 ８
ｗ Ｚ － １

３ . (１３)
式中:Ｑｃｉ(ｅ) 为与轴承结构参数有关的点接触

额定动载荷ꎻＱｉ(ｅ) 为滚珠与内外滚道的接触

力ꎬ由建立的拟静力学模型获得ꎻｉ、ｅ 分别代

表内外滚道.

２　 可变预紧力取值范围

计算不同转速、负荷条件下满足轴承使

用寿命的最大轴向预紧力和能够限制轴承陀

螺旋转的最小轴向预紧力ꎬ得出可变预紧力

取值范围.
２. １　 最大预紧力的确定

由式(１２)计算 ７００９Ｃ 轴承在不同转速

不同负荷条件下的疲劳寿命. 得到不同转速

和预紧力下的轴承疲劳寿命曲线如图 ５ 所

示ꎬ其中图 ５(ｂ)为图 ５(ａ)的局部放大图. 以
３０ ０００ ｈ 的使用寿命为判定标准ꎬ根据图 ５
中的数据可以得出不同负荷条件下满足轴承

基准寿命的最大轴向预紧力ꎬ即轴向预紧力

的上限[１５] .

图 ５　 不同轴向预紧力和转速下的轴承疲劳寿命

Ｆｉｇ􀆰 ５　 Ｂｅａｒｉｎｇ ｆａｔｉｇｕｅ ｌｉｆｅ ｆｏｒ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｐｒｅｌｏａｄ ａｎｄ ｒｏｔａｔｉｏｎａｌ ｓｐｅｅｄ

２. ２　 最小预紧力的确定

在高速角接触球轴承中ꎬ由于陀螺力矩

作用ꎬ滚珠可能会发生陀螺旋转ꎬ这种滑动运

动是非常有害的ꎬ它会显著增加轴承的生热.
而当滚珠与滚道之间的摩擦力矩 ＭＦ 大于或

等于陀螺力矩 Ｍｇ 时ꎬ钢球则不会发生陀螺

旋转ꎬ其中 ＭＦ ＝ μ × (Ｑｉ ＋ Ｑｏ) . 防止滚动体

发生陀螺旋转的条件方程如下[１６]:
μ × (Ｑｉ ＋Ｑｅ) × ０􀆰 ５ｄｗ≥Ｍｇ . (１４)

式中:μ 为滑动摩擦系数ꎬ取 μ ＝ ０􀆰 ０６.
采用表 １、表 ２ 中的轴承结构参数及负

荷条件ꎬ可计算获得 ７００９Ｃ 轴承在不同转速
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下不发生陀螺旋转所需的最小轴向预紧力ꎬ
即轴向预紧力的下限. 为便于分析ꎬ将分析得

到的满足轴承寿命要求的最大轴向预紧力与

限制陀螺旋转所需的最小轴向预紧力在同一

曲线中给出(见图 ６) . 由图 ６ 分析可知ꎬ随着

轴承转速提高ꎬ限制陀螺滑移所需的最小轴

向预紧力逐渐增大ꎬ满足轴承寿命要求的最

大轴向预紧力逐渐减小.

图 ６　 轴承预紧力上下限

Ｆｉｇ􀆰 ６　 Ｕｐｐｅｒ ａｎｄ ｌｏｗｅｒ ｌｉｍｉｔｓ ｏｆ ｂｅａｒｉｎｇ ｐｒｅｌｏａｄ

３　 试验分析

３. １　 试验系统

测试对象为 ＨＴ１７ － ２４０００ － ３０ 型可变

预紧力电主轴ꎬ可通过调节电主轴后端弹簧

压缩量来调节轴承轴向预紧力ꎬ结构如图 ７
所示.

图 ７　 ＨＴ１７０ － ２４０００ － ３０ 型号电主轴基本结构图

Ｆｉｇ􀆰 ７　 Ｂａｓｉｃ ｓｔｒｕｃｔｕｒｅ ｄｉａｇｒａｍ ｏｆ ＨＴ１７０ － ２４０００ － ３０
ｅｌｅｃｔｒｉｃ ｓｐｉｎｄｌｅ

电主轴前轴承采用一对 ７００９Ｃ 型角接

触球轴承ꎬ同向组配ꎬ接触角 α ＝ １５°ꎬ极限转

速为 ３０ ０００ ｒ / ｍｉｎꎻ后轴承采用一对 ７００８Ｃ
型角接触球轴承ꎬ同向组配ꎬ接触角 α ＝ １５°ꎬ
极限转速为 ３２ ０００ ｒ / ｍｉｎꎻ前后轴承之间面

对面布置ꎬ这种安装形式下单个轴承预紧力

为整个主轴系统预紧力的二分之一ꎬ速度系

数为 ０􀆰 ８０ꎬ电主轴最终可达到的最高转速

为[１７]

ｎｍａｘ ＝ ３０ ０００ × ０􀆰 ８ ＝ ２４ ０００ ｒ / ｍｉｎ.

(１５)
试验装置如图 ８ 所示.

图 ８　 试验装置

Ｆｉｇ􀆰 ８　 Ｄｉａｇｒａｍ ｏｆ ｔｈｅ ｔｅｓｔ ｄｅｖｉｃｅ ｄｉａｇｒａｍ

３. ２　 电主轴温度试验

保持水冷系统和油 －气润滑系统各参数

恒定不变ꎬ室内温度为 ２５ ℃恒定不变ꎬ通过

试验研究轴向预紧力对电主轴温度的影响.
使用置于电主轴前轴承外圈处的温度传感器

进行前轴承温度检测[１８] .
３. ２. １　 试验方案

分别测量单个轴承预紧力为 １２０ Ｎ、
２００ Ｎ、３００ Ｎ 时ꎬ主轴转速为 ４ ０００ ｒ / ｍｉｎ、
６ ０００ ｒ / ｍｉｎ、 ８ ０００ ｒ / ｍｉｎ、 １２ ０００ ｒ / ｍｉｎ、
１６ ０００ ｒ / ｍｉｎ、２０ ０００ ｒ / ｍｉｎ、２４ ０００ ｒ / ｍｉｎ 时

电主轴前轴承温度变化情况. 试验进行中每

间隔 ２０ ｓ 自动记录一次试验数据.
３. ２. ２　 结果分析

试验得到前轴承稳态温度如图 ９ 所示.
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图 ９　 轴向预紧力对轴承温升的影响

Ｆｉｇ􀆰 ９　 Ｅｆｆｅｃｔ ｏｆ ａｘｉａｌ ｐｒｅｌｏａｄ ｏｎ ｂｅａｒｉｎｇ ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ

由图 ９ 可知ꎬ当转速小于 ６ ０００ ｒ / ｍｉｎ
时ꎬ随着转速的增大ꎬ轴承温度无明显变化.
当转速在 ６ ０００ ~ １２ ０００ ｒ / ｍｉｎ 时ꎬ随着转速

的增大ꎬ轴承温度有明显上升. 当转速大于

１２ ０００ ｒ / ｍｉｎ 时ꎬ随着转速的增大ꎬ轴承温度

大幅度升高.
当主轴转速低于 ６ ０００ ｒ / ｍｉｎ 时ꎬ随着轴

向预紧力增大ꎬ轴承温度无明显变化ꎻ当转速

在 ６ ０００ ~ １６ ０００ ｒ / ｍｉｎ 时ꎬ随着轴向预紧力

增大ꎬ轴承温度有明显上升ꎻ当转速为 ２０ ０００
ｒ / ｍｉｎ 和 ２４ ０００ ｒ / ｍｉｎ 时ꎬ１２０ Ｎ 轴向预紧力

时的轴承温度高于 ２００ Ｎ 轴向预紧力时的轴

承温度.
根据试验现象ꎬ结合图 ６ 中可变预紧力

取值范围可知ꎬ当转速为 ２０ ０００ ｒ / ｍｉｎ 和

２４ ０００ ｒ / ｍｉｎ时ꎬ对应的不发生陀螺滑移的最

小轴向预紧力分别为 １５０ Ｎ 和 １７０ Ｎꎬ试验

选用的 １２０ Ｎ 预紧力不能满足轴承不滑移条

件ꎬ因此认为轴向预紧力为 １２０ Ｎ 时ꎬ轴承温

度异常升高是由于过度滑动造成的摩擦生

热.
３. ３　 电主轴振动试验

根据以往的研究成果可知ꎬ轴承刚度越

大ꎬ摩擦阻尼越大ꎬ其他参数不变的情况下ꎬ
主轴抵抗受迫振动与自激振动的能力越

强[１９] . 保持水冷系统和油 － 气润滑系统各参

数恒定不变ꎬ室内温度为 ２５ ℃恒定不变ꎬ测

试时主轴温度恒定不变ꎬ通过振动测量试验ꎬ
研究轴向预紧力对电主轴振动的影响. 由非

接触式激光测振仪进行电主轴振动信号

采集.
３. ３. １　 试验方案

分别测量单个轴承预紧力为 １５０ Ｎ、
２００ Ｎ、２２０ Ｎ、２５０ Ｎ、３００ Ｎꎬ主轴转速为

４ ０００ ｒ / ｍｉｎ、 ６ ０００ ｒ / ｍｉｎ、 ８ ０００ ｒ / ｍｉｎ、
１０ ０００ ｒ / ｍｉｎ、１２ ０００ ｒ / ｍｉｎ、１４ ０００ ｒ / ｍｉｎ、
１６ ０００ ｒ / ｍｉｎ、１８ ０００ ｒ / ｍｉｎ、２０ ０００ ｒ / ｍｉｎ、
２２ ０００ ｒ / ｍｉｎ、２４ ０００ ｒ / ｍｉｎ 时前轴承径向方

向的振动量.
３. ３. ２　 结果分析

试验结果如图 １０ 所示. 由图 １０ 可知ꎬ当
转速小于 ６ ０００ ｒ / ｍｉｎ 时ꎬ随着转速的增大ꎬ
有效值振幅没有明显变化. 当转速在 ６ ０００ ~
１２ ０００ ｒ / ｍｉｎ 时ꎬ随着转速的增大ꎬ有效值振

幅有明显增加ꎬ当转速在 １２ ０００ ~ ２４ ０００ ｒ /
ｍｉｎ 时ꎬ随着转速的增大ꎬ有效值振幅大幅度

增加.

图 １０　 轴向预紧力对振动的影响

Ｆｉｇ􀆰 １０　 Ｅｆｆｅｃｔ ｏｆ ａｘｉａｌ ｐｒｅｌｏａｄ ｏｎ ｖｉｂｒａｔｉｏｎ

当转速小于 ６ ０００ ｒ / ｍｉｎ 时ꎬ随着轴向预

紧力增大ꎬ有效值振幅变化不明显ꎻ当转速在

６ ０００ ~ １２ ０００ ｒ / ｍｉｎ 时ꎬ随着轴向预紧力增

大ꎬ有效值振幅明显下降ꎻ当转速在 １２ ０００ ~
２４ ０００ ｒ / ｍｉｎ 时ꎬ随着轴向预紧力增大ꎬ有效

值振幅大幅度下降ꎬ且有效值振幅的减小幅

度呈现逐渐下降的趋势.
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４　 基于权重法的最佳预紧力确

定方法

　 　 通过计算不同转速和负荷下满足轴承使

用寿命的最大轴向预紧力和能够限制轴承陀

螺旋转的最小轴向预紧力ꎬ得出可变预紧力

取值范围如图 ６ 所示. 为在该范围内确定出

不同工况条件下的最佳预紧力ꎬ对轴向预紧

力与电主轴温升和振动的关系进行了试验分

析. 根据试验结果ꎬ将转速范围划分为三段

(见表 ３) . 在实际生产加工中ꎬ为保证高的加

工效率、精度ꎬ客观上要求高速机床具有低速

重切削和高速轻切削的功能ꎬ低速时切削力

大ꎬ需要主轴具有高刚性ꎻ高速时主轴热变形

大ꎬ需要尽量降低主轴温升. 因此在每一种转

速范围内考虑不同工况对轴承刚度和温升的

要求ꎬ对轴向预紧力的上限和下限分别引入

权重系数 Ｗ１、Ｗ２ꎬ以得到满足要求的轴承最

佳预紧力[１５] .
表 ３　 转速状态

Ｔａｂｌｅ ３　 Ｓｐｅｅｄ ｓｔａｔｕｓ

状态 转速 / ( ｒ􀅰ｍｉｎ － １)

低速 ｎ < ６ ０００

中速 ６ ０００≤ｎ≤１２ ０００

高速 １２ ０００ < ｎ≤２４ ０００

　 　 在低速范围内ꎬ主轴转速和轴向预紧力

的变化对主轴振动和轴承温度无明显影响.
较大的预紧力能够提高主轴的刚性ꎬ因此在

满足轴承寿命要求的前提下选择尽可能大的

轴向预紧力ꎬ取 Ｗ１ ＝ ９０％ 、Ｗ２ ＝ １０％ ꎬ以避

免边界点处的预紧力值不满足轴承寿命要

求. 在高速范围内ꎬ轴承温度和主轴振动随着

转速的增加均大幅度增加ꎬ随着轴向预紧力

增加ꎬ主轴振动明显减弱ꎬ轴承温度明显增

加ꎬ当预紧力值过小不能限制陀螺滑移时ꎬ存
在轴承温度异常升高现象. 考虑高速轻切削

时轴承温升对切削性能的影响较大ꎬ轴承刚

性下降对切削性能的影响较小ꎬ 因此取

Ｗ１ ＝ １０％ 、Ｗ２ ＝ ９０％ ꎬ以避免边界点处的预

紧力值不满足轴承不滑移条件. 在中速范围

内ꎬ轴承温度和振动随着转速的增加均明显

增加ꎬ随着轴向预紧力增加ꎬ主轴振动有较明

显减弱ꎬ轴承温度有较明显增加ꎬ同时考虑主

轴刚性要求与轴承温升要求ꎬ取 Ｗ１ ＝ ６０％ 、
Ｗ２ ＝ ４０％ . 得出整个速度范围内的可变预紧

力如图 １１ 所示.

图 １１　 单个轴承可变预紧力的取值

Ｆｉｇ􀆰 １１　 Ｖａｌｕｅ ｏｆ ｖａｒｉａｂｌｅ ｐｒｅｌｏａｄ ｆｏｒ ｓｉｎｇｌｅ ｂｅａｒｉｎｇ

５　 结　 论

(１)计算不同转速、负荷下满足轴承使

用寿命的最大轴向预紧力和能够限制轴承陀

螺旋转的最小轴向预紧力ꎬ可以得出不同转

速、负荷下可变预紧力取值的上下限.
(２)在转速低于 ６ ０００ ｒ / ｍｉｎ 时ꎬ主轴转

速和轴向预紧力的变化对主轴振动和轴承温

度无明显影响. 转速在 ６ ０００ ~ １２ ０００ ｒ / ｍｉｎ
时ꎬ轴承温度和振动随着转速的增加均明显

增加ꎬ随着轴向预紧力增加ꎬ主轴振动有较明

显减弱ꎬ轴承温度有较明显增加. 当转速大于

１２ ０００ ｒ / ｍｉｎ 时ꎬ轴承温度和主轴振动随着

转速的增加均大幅度增加ꎬ随着轴向预紧力

增加ꎬ主轴振动明显减弱ꎬ轴承温度明显增

加ꎬ当预紧力值过小不能限制陀螺滑移时ꎬ存
在轴承温度异常升高现象.
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　 　 (３)将速度范围分成高速、中速、低速三

段ꎬ考虑不同工况对轴承刚度和温升的要求ꎬ
在不同的速度范围内引入不同的预紧力上下

限权重值 Ｗ１、Ｗ２ꎬ从而得出与转速和外部载

荷对应的轴承最佳预紧力.
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