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主轴电磁滑环式平衡头单平面动平衡调整方法

邓华波ꎬ郭建成ꎬ王玮琪ꎬ吴玉厚

(沈阳建筑大学机械工程学院ꎬ辽宁 沈阳 １１０１６８)

摘　 要 目的 解决主轴在高速旋转过程中的不平衡力造成回转精度降低问题. 方法

笔者通过建立单平面动平衡调整算法模型ꎬ提出一种新型单平面主轴在线动平衡调

整方法. 基于 Ｌａｂｖｉｅｗ 平台ꎬ开发在线动平衡调整仿真软件. 结合试验实测数据与传

统单平面调整方法进行对比分析ꎬ验证其合理性. 结果 该方法能够实现主轴在线动

平衡状态、质量块精确定位ꎬ与传统方法相比ꎬ振幅降低程度达 １０％ 以上. 结论 新型

单平面动平衡调整方法能够精确定位主轴质量块校正位置ꎬ大幅度提高主轴回转精

度ꎬ为高速主轴的平稳运行和工艺优化提供基础科学依据.

关键词 在线平衡ꎻ负向不平衡力ꎻ校正位置ꎻ新单面平衡法

中图分类号 ＴＨ１１３. １　 　 　 文献标志码 Ａ　 　 　

Ｒｅｓｅａｒｃｈ ｏｎ Ｓｉｎｇｌｅ￣ｐｌａｎｅ Ｄｙｎａｍｉｃ Ｂａｌａｎｃｅ
Ａｄｊｕｓｔｍｅｎｔ Ｍｅｔｈｏｄ ｏｆ Ｓｐｉｎｄｌｅ Ｅｌｅｃｔｒｏｍａｇｎｅｔｉｃ

Ｓｌｉｐ Ｒｉｎｇ Ｂａｌａｎｃｅ Ｈｅａｄ
ＤＥＮＧ ＨｕａｂｏꎬＧＵＯ ＪｉａｎｃｈｅｎｇꎬＷＡＮＧ ＷｅｉｑｉꎬＷＵ Ｙｕｈｏｕ
(Ｓｃｈｏｏｌ ｏｆ Ｍｅｃｈａｎｉｃａｌ ＥｎｇｉｎｅｅｒｉｎｇꎬＳｈｅｎｙａｎｇ Ｊｉａｎｚｈｕ ＵｎｉｖｅｒｓｉｔｙꎬＳｈｅｎｙａｎｇꎬＣｈｉｎａꎬ１１０１６８)

Ａｂｓｔｒａｃｔ:Ｉｎ ｏｒｄｅｒ ｔｏ ｓｏｌｖｅ ｔｈｅ ｐｒｏｂｌｅｍ ｔｈａｔ ｔｈｅ ｕｎｂａｌａｎｃｅｄ ｆｏｒｃｅ ｏｆ ｓｐｉｎｄｌｅ ｃａｕｓｅｓ ｔｈｅ ｒｅｄｕｃｔｉｏｎ ｏｆ
ｒｏｔａｔｉｏｎ ａｃｃｕｒａｃｙ ｉｎ ｈｉｇｈ￣ｓｐｅｅｄ ｒｏｔａｔｉｎｇ ｐｒｏｃｅｓｓ. Ｍｅｔｈｏｄｓ ｐｒｏｐｏｓｅｄ ａ ｎｅｗ ｍｅｔｈｏｄ ｏｆ ｏｎ￣ｌｉｎｅ ｄｙ￣
ｎａｍｉｃ ｂａｌａｎｃｅ ａｄｊｕｓｔｍｅｎｔ ｏｆ ｓｉｎｇｌｅ￣ｐｌａｎｅ ｓｐｉｎｄｌｅ ｂｙ ｅｓｔａｂｌｉｓｈｉｎｇ ｔｈｅ ａｌｇｏｒｉｔｈｍ ｍｏｄｅｌ ｏｆ ｓｉｎｇｌｅ￣
ｐｌａｎｅ ｄｙｎａｍｉｃ ｂａｌａｎｃｅ ａｄｊｕｓｔｍｅｎｔꎬＢａｓｅｄ ｏｎ Ｌａｂｖｉｅｗ ｐｌａｔｆｏｒｍꎬｔｈｅ ｓｉｍｕｌａｔｉｏｎ ｓｏｆｔｗａｒｅ ｏｆ ｏｎ￣ｌｉｎｅ
ｄｙｎａｍｉｃ ｂａｌａｎｃｅ ａｄｊｕｓｔｍｅｎｔ ｗａｓ ｄｅｖｅｌｏｐｅｄ. Ｃｏｍｂｉｎｉｎｇ ｔｈｅ ｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔａｌ ｄａｔａ ｗｉｔｈ ｔｈｅ ｔｒａｄｉｔｉｏｎａｌ
ｓｉｎｇｌｅ￣ｐｌａｎｅ ａｄｊｕｓｔｍｅｎｔ ｍｅｔｈｏｄ. Ｔｈｅ ｒｅａｓｏｎａｂｌｅｎｅｓｓ ｏｆ ｔｈｅ ｍｅｔｈｏｄ ｉｓ ｖｅｒｉｆｉｅｄ. Ｒｅｓｕｌｔｓ Ｔｈｅ ｍｅｔｈｏｄ
ｃａｎ ｒｅａｌｉｚｅ ｏｎ￣ｌｉｎｅ ｄｙｎａｍｉｃ ｂａｌａｎｃｅ ｏｆ ｓｐｉｎｄｌｅ ａｎｄ ｐｒｅｃｉｓｅ ｐｏｓｉｔｉｏｎｉｎｇ ｏｆ ｍａｓｓ ｂｌｏｃｋ. Ｃｏｍｐａｒｅｄ
ｗｉｔｈ ｔｈｅ ｔｒａｄｉｔｉｏｎａｌ ｍｅｔｈｏｄꎬｔｈｅ ａｍｐｌｉｔｕｄｅ ｏｆ ｔｈｅ ｓｐｉｎｄｌｅ ｃａｎ ｂｅ ｒｅｄｕｃｅｄ ｂｙ ｍｏｒｅ ｔｈａｎ １０％ . Ｃｏｎ￣
ｃｌｕｓｉｏｎ Ｔｈｅ ｎｅｗ ｓｉｎｇｌｅ￣ｐｌａｎｅ ｄｙｎａｍｉｃ ｂａｌａｎｃｅ ａｄｊｕｓｔｍｅｎｔ ｍｅｔｈｏｄ ｃａｎ ａｃｃｕｒａｔｅｌｙ ｌｏｃａｔｅ ｔｈｅ ｃｏｒｒｅｃ￣
ｔｅｄ ｐｏｓｉｔｉｏｎ ｏｆ ｔｈｅ ｓｐｉｎｄｌｅ ｍａｓｓ ｂｌｏｃｋꎬｇｒｅａｔｌｙ ｉｍｐｒｏｖｅ ｔｈｅ ｓｐｉｎｄｌｅ ｒｏｔａｔｉｏｎ ａｃｃｕｒａｃｙꎬａｎｄ ｐｒｏｖｉｄｅ
ｆｏｒ ｔｈｅ ｓｍｏｏｔｈ ｏｐｅｒａｔｉｏｎ ａｎｄ ｐｒｏｃｅｓｓ ｏｐｔｉｍｉｚａｔｉｏｎ ｏｆ ｔｈｅ ｈｉｇｈ￣ｓｐｅｅｄ ｓｐｉｎｄｌｅ. Ｂａｓｉｃ ｓｃｉｅｎｔｉｆｉｃ ｂａｓｉｓ.
Ｋｅｙ ｗｏｒｄｓ:ｏｎｌｉｎｅ ｂａｌａｎｃｅꎻｎｅｇａｔｉｖｅ ｉｍｂａｌａｎｃｅ ｆｏｒｃｅꎻｃｏｒｒｅｃｔｉｏｎ ｐｏｓｉｔｉｏｎꎻｎｅｗ ｏｎｅ￣ｓｉｄｅ ｅｑｕｉｌｉｂｒｉｕｍ
ｍｅｔｈｏｄ



３５６　　 沈 阳 建 筑 大 学 学 报 ( 自 然 科 学 版 ) 第 ３５ 卷

　 　 主轴是组成所有高速旋转数控加工机床

最核心部件ꎬ其性能好坏直接影响整台数控

机床加工精度和使用寿命[１ － ２] . 统计资料表

明ꎬ旋转机械的故障有 ６０％ 是由不平衡量引

起的振动造成ꎬ随着转速增加ꎬ转子的不平衡

问题尤为突出[３ － ４] . 因此ꎬ对主轴在线动平衡

技术的研究具有广泛的应用价值和重要的战

略意义. 随着对动平衡研究的深入ꎬ国内外学

者在动平衡方面取得一定进展. 其中基于影

响系数法的在线动平衡装置尤为显著ꎬ美国

洛德公司发明在线动平衡的产品通过电磁驱

动质量块实现动平衡. 但因其结构复杂ꎬ在离

心力很大的情况下很难快速实现在线动平

衡[５] . 美国肯纳金属公司研制一种整体自动

平衡系统ꎬ该平衡系统结构简单ꎬ控制方便ꎬ
平衡时间短ꎬ但最大的缺点是平衡头结构空

间狭小导致刀具装入困难[６] .
以上在线动平衡装置没有考虑质量块在

平衡过程会产生负向离心力影响主轴调整动

平衡精度. 鉴于质量补偿式在线动平衡方法

存在缺陷ꎬ有必要对质量补偿的平衡方法进

行改进. 因此ꎬ笔者以电磁滑环式动平衡头为

工程应用对象ꎬ提出一种基于主轴电磁滑环

式平衡头单平面动平衡调整方法. 开发基于

该方法的单平面动平衡调整仿真软件ꎬ并通

过试验验证笔者提出方法实现校正位置的最

佳定位、提高主轴回转精度.

１　 动平衡调整原理

１. １　 电磁滑环式动平衡头

电磁滑环式动平衡调整装置主要由动环

和静环两部分构成[７ － １０] (见图 １) . 静环是利

用电磁原理实现驱动配重盘启动的关键部

件ꎬ而动环是通过接受静环的电压脉冲信号

控制轴承支承的配重盘形成动平衡补偿质量

的元件. 通过调整配重盘的质量分布合成与

不平衡力大小相等方向相反实现动平衡ꎬ从
而抑制机床主轴的不平衡振动.

１. 驱动力ꎻ２. 永磁体ꎻ３. 永磁铁磁力线ꎻ４. 动环(配重

盘)ꎻ５. 静环的磁力线ꎮ

图 １　 电磁环原理图

Ｆｉｇ􀆰 １　 Ｓｃｈｅｍａｔｉｃ ｄｉａｇｒａｍ ｅｌｅｃｔｒｏｍａｇｎｅｔｉｃ ｒｉｎｇ

当线圈激励时ꎬ磁铁与配重盘上的永磁

体利用异性相吸、同性相斥原理实现彼此间

相互作用[１１ － １２]ꎬ实现步进ꎬ当线圈激励结束

后ꎬ配重盘稳定在下一个位置不动.
在稳定位置ꎬ永磁体和磁性板内缘的对

应关系如图 ２ 所示ꎬ永磁体和磁性板分别对

应设置 ３６ 块ꎬ以平衡盘回转中心为圆心均匀

布置.

图 ２　 电磁滑环式平衡头结构图

Ｆｉｇ􀆰 ２　 Ｅｌｅｃｔｒｏｍａｇ ｎｅｔｉｃｂａｌａｎ ｃｅｈｅａｄ ｓｔｒｕｃｔｕｒｅ ｄｉａｇｒａｍ

电磁式平衡头为单平面动平衡头ꎬ内嵌

两个配重盘ꎬ每个配重盘存在质量偏心ꎬ相当

于在配重盘质心处添加质量块ꎬ即每个配重

盘视为一个调整质量块. 两个配重盘同心且

平行放置ꎬ彼此相离很近ꎬ可视为在同一个校
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正面内. 两个配重盘各自独立运动ꎬ通过合理

调整两配重盘质心(即质量块)位置ꎬ实现动

平衡头质量及其质心的调整并实现主轴的动

平衡操作ꎬ即两个质量块在同一校正面内合

成的矢量为校正质量. 电磁式平衡头内嵌在

主轴的工件端内部ꎬ跟随主轴一起转动.
１. ２　 动平衡调整方法的机理

主轴电磁滑环式动平衡头单平面动平衡

调整机理如图 ３ 所示ꎬ动平衡头内平衡盘所

代表 Ａ、Ｂ 两个质量块初始 Ａ０、Ｂ０ 位置上时ꎬ
它们所产生的合力矢量无平衡作用ꎻ如果主

轴产生的振幅大于设定阈值时ꎬ控制器就会

利用电磁原理驱动 Ａ、Ｂ 两个质量块移动产

生与转子不平衡力大小相等方向相反的合力

实现主轴的动平衡ꎻ当主轴转速增大时ꎬ此时

主轴不平衡力的方向和大小发生变化ꎬＡ、Ｂ
质量块开始移动到新平衡位置时ꎬ会在原来

位置上产生负向离心力 ｆ ′ꎬ因此ꎬ两个质量

块在新平衡位置所提供的平衡力 ｆ３ 与负向

离心力 ｆ ′和不平衡力 Ｆ１ 三者矢量合力为零

才能实现主轴动平衡. 当 Ａ、Ｂ 两个质量块重

合放置时ꎬ其所产生的平衡力最大ꎬ也是系统

能够提供的最大平衡力.

图 ３　 平衡机理图

Ｆｉｇ􀆰 ３　 Ｂａｌａｎｃｅ ｍｅｃｈａｎｉｓｍ ｄｉａｇｒａｍ

２　 单平面动平衡的调整方法

２. １　 调整方法计算模型建立

根据力学原理可知ꎬ动平衡头内平衡盘

所代表的 Ａ、Ｂ 两个质量块在校正面移动并

产生与转子不平衡力大小相等、方向相反的

合力来实现主轴在线平衡. Ａ、Ｂ 两个质量块

在移动后会在原来位置上产生负向离心力ꎬ
该负向离心力与移动后平衡位置提供平衡

力、主轴不平衡力相叠加为零时ꎬ如图 ４ 所

示ꎬ主轴将保持动平衡状态. 即有下列关系

式:

∑Ｆ合 ＝ ｆ ′１ ＋ ｆ３ ＋ Ｆ１ ＝ ０ . (１)

式中:Ｆ１ 为转速改变时主轴不平衡力ꎻ ｆ３ 为

Ａ、Ｂ 两个质量块提供合力ꎻｆ ′为 Ａ、Ｂ 两个质

量块在移动后产生的负向离心力.

图 ４　 质量块平衡位置

Ｆｉｇ􀆰 ４　 Ｍａｓｓ ｂａｌａｎｃｅｐｏｓｉｔｉｏｎ

２. ２　 质量块初始位置平衡

质量块初始位置如图 ５ 所示ꎬＡ、Ｂ 两个

质量块在半径为 ｒ 的校正面绕轴线旋转ꎬ初

始时两个质量块成 １８０°放置ꎬ此时质量块 Ａ、
Ｂ 的合力为零ꎬ不提供平衡力.

则可得到下列关系式:
ｆＡ ＝ ｍＡ × ｒ × ω２ꎬ

ｆＢ ＝ ｍＢ × ｒ × ω２ꎬ

∑ ｆ ＝ ｆＡ ＋ ｆＢ ＝ ０.

ì

î

í

ï
ï

ïï

(２)

式中:ｍＡ 为 Ａ 质量块的质量ꎻｍＢ 为 Ｂ 质量

块的质量ꎻω 为主轴的转速ꎻｒ 为校正面的半

径ꎻｆＡ 为 Ａ 质量块所产生的离心力ꎻ ｆＢ 为 Ｂ
质量块所产生的离心力ꎻｆ 为 Ａ、Ｂ 两个质量

块提供合力.
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图 ５　 质量块初始位置

Ｆｉｇ􀆰 ５　 Ｉｎｉｔｉａｌ ｐｏｓｉｔｉｏｎ ｏｆ ｍａｓｓ ｂｌｏｃｋ

质量块平衡位置如图 ６ 所示ꎬ当主轴幅

值大于阈值ꎬ此时需要在线平衡ꎬ则可得到下

列关系式:

∑Ｆ合 ＝ ｆＡ ＋ ｆＢ ＋ Ｆ ＝ ０ . (３)

式中:Ｆ 为转速一定时主轴不平衡力.

图 ６　 质量块平衡位置

Ｆｉｇ􀆰 ６　 Ｍａｓｓ ｂａｌａｎｃｅｐｏｓｉｔｉｏｎ

２. ３　 负向离心力模型

当主轴不平衡力方向和大小发生变化ꎬ
需要再次进行平衡ꎬＡ、Ｂ 两个质量块会在原

来位置上产生负向离心力(见图 ７) . 则可得

到下列关系式:

ｆ ′１ ＝ － ｆ ２
Ａ ＋ ｆ ２

Ｂ ＋ ２ｆＡ ｆＢｃｏｓαꎬ

α ＝
αＡ － αＢ

２ ꎬ

α１ ＝ α ＋ １８０°.

ì

î

í

ï
ïï

ï
ïï

(４)

式中:αＡ 为质量块 Ａ 在 Ａ 位置的相位角ꎻαＢ

为质量块 Ｂ 在 Ｂ 位置的相位角ꎻα 为 Ａ、Ｂ 两

个质量块之间的夹角ꎻα１ 为负向离心力的相

位角.

图 ７　 质量块调整后形成负向离心图

Ｆｉｇ􀆰 ７　 Ａ ｎｅｇａｔｉｖｅ ｃｅｎｔｒｉｆｕｇａｌ ｄｉａｇｒａｍ ｉｓ ｆｏｒｍｅｄ
ａｆｔｅｒ ｔｈｅ ｍａｓｓ ｂｌｏｃｋ ｉｓ ａｄｊｕｓｔｅｄ

２. ４　 平衡头目标位置平衡模型

根据 １􀆰 ２ 节动平衡调整方法的机理ꎬ可
知 Ａ、Ｂ 两个质量块调整后再次达到平衡状

态(见图 ８)ꎬ根据在线动平衡原理ꎬ则

　

ｆ２ ＝ Ｆ２
１ ＋ ｆ ２

１ ＋ ２Ｆ１ ｆ ′１ｃｏｓ(θ１ － α１) ꎬ

α０ ＝ ａｒｃｃｏｓ ｆ ２
２ ＋ Ｆ ２

１ － ｆ ２
１

２ ｜ ｆ２ ｜ ｜Ｆ１ ｜
æ

è
ç

ö

ø
÷ꎬ

α２ ＝ θ１ － α０ .

ì

î

í

ï
ïï

ï
ïï

(５)

式中:θ１ 为不平衡力 Ｆ 的相位角ꎻｆ２ 为 ｆ ′１和
Ｆ１ 的合力ꎻα０ 为 ｆ２ 和 Ｆ１ 之间的夹角ꎻα２ 为

ｆ２ 的相位角.
α３ ＝ α２ ＋ １８０°ꎬ

ｆ３ ＝ － ｆ２ .
{ (６)

式中:ｆ３ 为新平衡位置时 Ａ、Ｂ 两个质量块所

提供合力ꎻα３ 为合力 ｆ３ 的相位角.

图 ８　 质量块平衡位置模型

Ｆｉｇ􀆰 ８　 Ｍａｓｓ ｂｌｏｃｋ ｅｑｕｉｌｉｂｒｉｕｍ ｐｏｓｉｔｉｏｎ ｍｏｄｅｌ
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２. ５　 质量块相位角计算

Ａ、Ｂ 两个质量块在新平衡 Ａ１ 和 Ｂ１ 位置

的相位角如图 ９ 所示ꎬ则得到以下关系式:

α４ ＝ ａｒｃｃｏｓ ｆ ２
Ａ１ ＋ ｆ ２

３ － ｆ ２
Ｂ１

２ ｜ ｆＡ１‖ｆ３ ｜
æ

è
ç

ö

ø
÷ꎬ

αＡ１ ＝ α３ － α４ꎬ

αＢ１ ＝ α３ ＋ α４ .

ì

î

í

ï
ïï

ï
ï

(７)

式中:α４ 为 ｆＡ１和 ｆ３ 之间的夹角ꎻαＡ１为 Ａ 在新

平衡 Ａ１ 位置的相位角ꎻαＢ１为质量块 Ｂ 在新

平衡 Ｂ１ 位置的相位角.

图 ９　 质量块重新平衡

Ｆｉｇ􀆰 ９　 Ｍａｓｓ ｒｅｂａｌａｎｃｅ

２. ６　 质量块实际位置确定

由于电磁滑环式平衡头步进为 １０°ꎬ而
计算出理论位置一般不是 １０ 的整数倍. 因
此ꎬＡ、Ｂ 质量块在实际位置的合力与理论位

置的合力 ｆ３ 误差值较小ꎬ使振幅降到主轴公

差允许范围内ꎬ从而实现主轴动平衡. 校正面

分 ３６ 等份ꎬ假设质量块 Ａ 在 １ 位置上固定ꎬ
质量块 Ｂ 可以在 ３６ 个位置上固定 (见图

１０) . 则得到以下关系式:
Ｓ ＝ｍｉｎ ｜ ｆｉｊ － ｆ３ ｜ ꎬ

ｓｔ　 ｆｉｊ ＝ ｆ２Ａｊ
＋ ｆ２Ｂｉ

＋ ２ｆＡｊ
ｆＢｊ

ｃｏｓθ３ ꎬ

θ２ ＝ ２α４ꎬ

ｉꎬｊ ＝ １ꎬ２ꎬ􀆺ꎬ３６.

ì

î

í

ï
ï
ï

ï
ïï

(８)

式中:ｆＡｊ
为 Ａ 质量块在位置上的离心力ꎻｆＢｊ

为

Ｂ 质量块在 ｉ 位置上的离心力ꎻ ｆｉｊ为 Ａ、Ｂ 质

量块之间合力ꎻθ２ 为 Ａ、Ｂ 质量块在实际位置

之间夹角ꎻθ３ 为 Ａ、Ｂ 质量块在理论位置之间

夹角ꎻＳ 为 ｆ１ 和 ｆ３ 之间误差值.

图 １０　 质量块校正位置

Ｆｉｇ􀆰 １０　 Ｍａｓｓ ｃｏｒｒｅｃｔｉｏｎ ｐｏｓｉｔｉｏｎ

当 Ａ、Ｂ 质量块之间的夹角 θ２ 等于 θ３

时ꎬ误差值最小等于 ０ꎬ当 Ａ、Ｂ 质量块在离理

论位置最近两个位置固定且 θ２ 小于 θ３ 时ꎬ
此时误差值最大. 当 Ａ、Ｂ 质量块之间的夹角

θ２ 与 θ３ 的差值越小ꎬ则平衡效果越明显ꎬ主
轴运行越平衡. 因此ꎬＡ、Ｂ 质量块在校正面上

固定使误差值较小ꎬ则实现 Ａ、Ｂ 质量块实际

位置确定.

３　 动平衡调整仿真

３. １　 单平面动平衡的系统结构

内置新型单平面动平衡系统目的是为了

实现转子系统平稳运行ꎬ通过改变平衡头配

重盘位置关系消除转子引起不平衡偏心ꎬ实
现转子振动幅值降到主轴公差允许范围以

内[１３ － １６]ꎬ从而实现主轴系统动平衡.
新型动平衡调整流程如图 １１ 所示. 随着

主轴转速的增大ꎬ校正质量和相位发生变化.
需要 Ａ、Ｂ 质量块调整ꎬ此时就会在原来平衡

位置产生质量缺失ꎬ形成负向离心力ꎬ从而需

要重新在线动平衡来降低离心力对主轴运行

的影响ꎬ所以ꎬ在进行动平衡时考虑负向离心

力ꎬ即质量块 Ａ、Ｂ 在新平衡位置提供新平衡

力和负向离心力、主轴不平衡力三者合力为

零ꎬ进而实现主轴动平衡.
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图 １１　 新型动平衡调整流程图

Ｆｉｇ􀆰 １１　 Ｍｉｓｓｉｎｇ ｍａｓｓ ｆｌｏｗ ｃｈａｒｔ

开发新型单平面动平衡仿真系统如图

１２ 所示. 仿真系统软件包含以下 ６ 个模块:
用户登录模块、信号相关参数获取模块、控制

模块、校正模块、基本参数输入模块、数据存

储模块ꎬ从而实现参数配置、不平衡测量表示

与计算、质量缺失计算和校正仿真等功能.

图 １２　 系统组成模块

Ｆｉｇ􀆰 １２　 Ｓｙｓｔｅｍ ｃｏｍｐｏｎｅｎｔ ｍｏｄｕｌｅ

３. ２　 基本参数输入

单平面调整方法的参数配置界面设计如

图 １３ 所示ꎬ主要包含以下几个主要参数:初
始振幅和初始相位ꎬ以及加试重后主轴振动

的幅值和相位ꎬ还有试重的大小和试重的位

置、试重的半径. 通过计算即可得到影响系数

和校正质量、校正相位.

图 １３　 影响系数与不平衡量结果

Ｆｉｇ􀆰 １３　 Ｉｍｐａｃｔ ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔ ａｎｄ ｉｍｂａｌａｎｃｅ ｒｅｓｕｌｔｓ ｓｈｏｗ

３. ３　 校正位置定位

当质量块在新平衡位置提供和负向离心

力与主轴不平衡力的合力大小相等、方向相

反的新平衡力时ꎬ大多数情况下使得 Ａ、Ｂ 质

量块的位置分布不是 １０ 的整倍数ꎬＡ、Ｂ 质量

块离理论位置比较近位置固定. 因此ꎬＡ、Ｂ 质

量块通过最小二乘法原理实现质量块校正位

置精确定位. 校正仿真如图 １４ 所示.

图 １４　 校正位置定位图

Ｆｉｇ􀆰 １４　 Ｐｏｓｉｔｉｏｎ ｃｏｒｒｅｃｔｉｏｎ ｃｈａｒｔ

３. ４　 动平衡调整仿真与局限

由于电磁滑环式平衡头步进为 １０ 度ꎬ两
个质量块在线平衡校正量 ＵＱ . 计算公式如式

(９)所示:

ＵＱ ＝ ｒ ｍ２
Ａ ＋ｍ２

Ｂ ＋ ２ｍＡｍＡｃｏｓθ２ . (９)
式中:θ２ 为两个质量块的夹角ꎬ(°)ꎻＵＱ 为校

正量ꎬｇ􀅰ｍｍ.
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通过两个质量已知质量块模拟平衡头的

Ａ、Ｂ 质量块ꎬ试重盘的半径为 ４５ ｍｍꎬ等分

成 ３６ 份ꎬ每份 １０°ꎬ输入 Ａ、Ｂ 质量块之间夹

角的大小ꎬ即可获得质量块的校正量ꎬ质量块

间夹角与校正量之间的关系如图 １５ 所示.

图 １５　 质量块校正量

Ｆｉｇ􀆰 １５　 Ｍａｓｓ ｂａｌａｎｃｅ ａｂｉｌｉｔｙ

因为电磁滑环式平衡头存在步进ꎬ导致

质量块不能在最佳位置固定ꎬ所以必然存在

误差. 当校正位置正好为 １０ 的整数倍时ꎬＡ、
Ｂ 质量块的误差为零ꎻ当校正位置不是 １０ 的

整数倍时ꎬＡ、Ｂ 质量块在最佳平衡附近稳定ꎬ
因此就会产生误差. 通过计算得出当两个质

量块理想位置之间夹角大于两个质量块实际

位置ꎬ此时误差值最大. 当两个质量块理想位

置与实际位置相接近时ꎬ此时误差值较小. 误
差曲线如图 １６ 所示.

图 １６　 理论与实际间误差曲线

Ｆｉｇ􀆰 １６　 Ｅｒｒｏｒ ｂｅｔｗｅｅｎ ｔｈｅｏｒｙ ａｎｄ ｐｒａｃｔｉｃｅ

３. ５　 主界面设计

基于上述方法开发内置新型单平面动平

衡系统软件界面[１８ － ２０] 如图 １７ 所示ꎬ主要包

含振动信息的显示、配重相位的显示、不平衡

量相位的显示等部分.

图 １７　 新型单平面平衡系统

Ｆｉｇ􀆰 １７　 Ａ ｎｅｗ ｓｉｎｇｌｅ ｐｌａｎｅ ｂａｌａｎｃｅ ｓｙｓｔｅｍ

４　 试验验证

４. １　 试验装置

主轴模拟试验台如图 １８ 所示ꎬ试验台主

要包括 ５ 部分:计算机、数据采集器、平衡系

统控制器、平衡系统执行器、电磁滑环式平衡

头. 通过电涡传感器实时测量主轴的振动信

号经过计算机 ｌａｂｖｉｅｗ程序进行实时处理后

图 １８　 试验平台

Ｆｉｇ􀆰 １８　 Ｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔａｌ Ｐｌａｔｆｏｒｍ
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提取不平衡振动幅值大于设定值时ꎬ依据之

前设定主轴参数ꎬ再通过本文中的调整仿真

软件算出质量块的最佳位置ꎬ通过控制器实

现对主轴在线动平衡.
４. ２　 试验过程与结果

为了验证该方法的可行性和实用性ꎬ做
了如下试验:先打开试验器材ꎬ让机器运行一

段时间. 由于主轴在安装和长期磨损可能导

致主轴出现质量偏心ꎬ做试验之前先进行偏

摆补偿. 这样做的目的是保证接下来测得数

据的真实性和可靠性. 具体试验步骤如下:
(１)当主轴转速 ６００ ~ １ ５００ ｒ / ｍｉｎ 时ꎬ

测出主轴初始振动幅值.
(２)初始振动测试结束后ꎬ对试验台进

行标定ꎬ在电主轴试重盘上加试重 ３２􀆰 ３ ｇꎬ沿
标定处逆时针方向为正方向成 ３００°ꎬ重新启

动测试ꎬ测得主轴振动幅值如图 １９ 所示ꎬ通
过影响系数法算出主轴的校正质量 １０􀆰 ８０ ｇ、
相位角 ８２􀆰 ６７°.

图 １９　 试重后振幅

Ｆｉｇ􀆰 １９　 Ａｍｐｌｉｔｕｄｅ ａｆｔｅｒ ｗｅｉｇｈｔ ｔｅｓｔ

(３)通过传统单平面动平衡方法对主轴

进行动平衡后ꎬ得到主轴振幅如图 ２０ 所示.
(４)采用笔者方法对主轴实现在线动平

衡后ꎬ得到主轴振幅如图 ２１ 所示.
(５)通过仿真系统在理想状态下反求主

轴的振幅ꎬ结果如图 ２２ 所示.
通过试验验证和 ｌａｂｖｉｅｗ 仿真ꎬ由于平

衡头步长的局限性ꎬ导致实际平衡位置不是

质量块的最佳位置ꎬ采用笔者方法能够很好

地解决这种现象. 质量块实际位置与理论位

置之间误差见表 １.

图 ２０　 传统平衡方法平衡后振幅

Ｆｉｇ􀆰 ２０　 Ｔｈｅ ａｍｐｌｉｔｕｄｅ ｄｉａｇｒａｍ ｏｆ ｔｈｅ ｅｑｕｉｌｉｂｒｉｕｍ
ａｆｔｅｒ ｔｈｅ ｔｒａｄｉｔｉｏｎａｌ ｅｑｕｉｌｉｂｒｉｕｍ ｍｅｔｈｏｄ

图 ２１　 新型单平面方法平衡后振幅

Ｆｉｇ􀆰 ２１　 Ｔｈｅ ｐｏｓｔ ｅｑｕｉｌｉｂｒｉｕｍ ａｍｐｌｉｔｕｄｅ ｄｉａｇｒａｍ
ｏｆａ ｎｅｗ ｓｉｎｇｌｅ ｐｌａｎｅ ｍｅｔｈｏｄ

图 ２２　 反求主轴振幅

Ｆｉｇ􀆰 ２２　 Ｒｅｖｅｒｓｅ ｓｐｉｎｄｌｅ ａｍｐｌｉｔｕｄｅ ｄｉａｇｒａｍ
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表 １　 质量块理论位置与实际位置比较

Ｔａｂｌｅ １　 Ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎ ｏｆ ｔｈｅｏｒｅｔｉｃａｌ ａｎｄ ａｃｔｕａｌ
ｐｏｓｉｔｉｏｎｓ ｏｆ ｍａｓｓ ｂｌｏｃｋｓ

转速 /

( ｒ􀅰ｍｉｎ － １)

相位角 / (°)

理想 Ａ 理想 Ｂ 实际 Ａ 实际 Ｂ

误差

值 / ％

６００ ２２３􀆰 ０３ ３０２􀆰 ２３ ２３０ ３１０ ３􀆰 ３５

９００ １８３􀆰 ７３ ３２１􀆰 １４ １９０ ３３０ １６􀆰 ５６

１２００ ２８６􀆰 ００ ５３􀆰 ４０１ ２９０ ６０ １６􀆰 ０１

１５００ ２５７􀆰 ３２ １６􀆰 ７１８ ２６０ ２０ ３􀆰 ５５

４. ３　 结果分析

(１)由图 ２０ 和图 ２１ 对比可知ꎬ随着转

速的增大ꎬ曲线呈凹形右端曲线增长. 这是因

为在同样条件下ꎬ转速的增加实际上增加了

主轴不平衡量的大小ꎬ也改变了原有状态下

动平衡头平衡位置的动平衡调整能力及位置

间调整能力差值ꎬ同样增加了不平衡调整误

差范围. 传统平衡法和新型单平面动平衡法

都能起平衡作用.
(２)由图 ２０ 可知ꎬ未计算质量缺失时ꎬ

调整状态振幅偏大ꎬ而由图 ２１ 可知计算质量

缺失振幅偏小ꎬ两者都实现了动平衡的调整ꎬ
且调整都未实现振幅消失ꎬ是因为动平衡头

结构所致. 同时ꎬ曲线有个下折点ꎬ说明质量

块的影响不是无限增大的ꎬ而是有峰值ꎬ当振

幅调整要求不大时可以满足要求ꎬ而且由于

峰值的出现ꎬ主轴转速越大调整结果越明显.
(３)由图 ２１ 可知ꎬ考虑到质量块缺失

后ꎬ调整后的振幅变动范围比较小ꎬ说明调整

效果好ꎬ且大幅度提升调整效果ꎬ比不考虑质

量缺失好. 考虑质量缺失仍有部分振幅没有

被调整ꎬ这是由于平衡头结构造成的ꎬ质量块

无法达到任意位置ꎬ但由于质量块可以达到

位置的定位在圆周上的分辨较高ꎬ所以相应

影响的振幅偏小. 考虑质量缺失引发振幅调

整ꎬ当转速为时ꎬ与传统单平面动平衡调整方

法相比ꎬ该方法能明显降低主轴的幅值.
(４)由图 ２１ 和图 ２２ 对比发现ꎬ二者主

轴振幅趋势基本一致ꎬ进而说明了该方法能

够实现校正位置的最佳定位.

(５)表 １ 结果表明平衡头最大限制导致

质量块未固定在最佳位置ꎬ笔者提出的方法

能够合理规避该局限ꎬ并快速准确地确定校

正位置ꎬ提高平衡效率缩短平衡时间.

５　 结　 论

(１)笔者提出一种主轴电磁滑环式平衡

头单平面动平衡调整方法ꎬ并建立单平面动

平衡调整数学模型. 为了验证该模型的正确

性ꎬ基于该方法开发 ｌａｂｖｉｅｗ 仿真系统进行

仿真ꎬ最终以电磁滑环式平衡头为工程应用

对象进行试验验证.
(２)从仿真和试验可以得出ꎬ笔者方法

能准确计算校正位置ꎬ实现校正位置最佳定

位ꎬ缩短平衡时间ꎬ提高平衡效率和主轴的回

转精度ꎬ从而减少主轴的振动.
(３)从试验可以得出笔者方法与传统平

衡法相比ꎬ可以更加准确实现校正位置最佳

定位ꎬ为高速主轴平稳运行和提高工件的加

工精度提供科学依据.
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