
2010年12月
第38卷 第23期

机床与液压
ＭＡＣＨＩＮＥＴＯＯＬ＆ＨＹＤＲＡＵＬＩＣＳ

Ｄｅｃ．2010
Ｖｏｌ∙38Ｎｏ∙23

ＤＯＩ：10．3969／ｊ∙ｉｓｓｎ∙1001－3881∙2010∙23∙026

收稿日期：2009－10－21
作者简介：李慧云�女�副教授�主要从事机械设计与工程力学方面的教学科研工作。Ｅ－ｍａｉｌ：ｎｘｄｄｌｈｙ＠163∙ｃｏｍ。

机床三支承主轴的刚度计算

李慧云1�高仲达1�张永贵2�谢昭童3

（1∙宁夏职业技术学院�宁夏银川750002；2∙兰州理工大学机电工程学院�甘肃兰州730050；
3∙宁夏银川大河数控机床有限公司�宁夏银川750021）

摘要：利用三支承机床主轴的力学模型分析主轴的刚度。从辅助支承发生作用的条件出发�假设三个支承在载荷作用
下的变形呈线性关系�由此求解出辅助支承约束力�从而将超静定问题转化为静定问题�推导出主轴端部柔度 （刚度的倒
数 ） 计算公式。经实际计算验证该公式的正确性�对三支承结构的机床主轴设计和专业教学具有一定的实际意义。
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　　机床主轴部件的刚度�综合地反映了主轴和轴
承抵抗变形的能力�与机床加工精度有直接关系�
是主轴部件结构性能的重要指标�主轴部件刚度的
大小通常以在主轴前端施加的作用力与力的方向上
所产生的位移的比值大小来衡量。在设计高精度机
床的主轴组件时�考虑主轴结构的高刚度是必须满
足的要求。

影响主轴部件刚度的因素很多�如主轴本身的尺
寸和形状�滚动轴承的型号、数量、配置形式和预
紧�前后支承间的距离和主轴前端的悬伸量�传动件
的布置方式�主轴部件的制造和装配质量等 ［1］。从主
轴支承的布置来看�国内外机床产品中既有两支承结
构�又有三支承结构 （其中两个为主支承�一个为辅

助支承 ）。不管何种布置方式�在主轴的形状尺寸以
及滚动轴承型号确定的情况下�主轴支承间的距离对
于主轴部件的刚度具有举足轻重的影响�因此在设计
中都追求能够达到刚度最高的最佳跨距。针对两支承
结构的刚度及 “最佳跨距 ” 的获得方法�已进行了
广泛的研究 ［2－4］。对三支承结构的刚度问题�虽然也
有一些讨论 ［1�5］�但限于问题本身的复杂性以及研究
者着眼点的不同�还不能在实际设计或专业教学中起
到明确的帮助作用。作者以车床加工为例�分析讨论
三支承结构主轴的刚度问题。
1　三支承结构主轴模型的简化

车床主轴典型的三支承结构如图1所示�一般为
前端定位�前支承和后支承做主支承�中间支承为辅

图1　车床主轴三支承结构



助支承。也有前支承和中间支承为主支承�后支承做
辅助支承的结构。

为了叙述方便�将主支承中前支承标为1�后支
承标为2�辅助支承标为3�主轴端部标记为0；图
中ｌ为主支承两作用点间的跨距、ｌ3为辅助支承到前
支承的跨距、ｂ为传动齿轮作用点到前支承作用点的
距离、ａ为主轴悬伸量。为了计算简便�针对上述主
轴结构进行结构简化： （1） 将变截面主轴简化为等
截面�取平均直径为其计算直径； （2） 将主轴支承
简化为径向支承�只考虑径向轴承刚度�略去推力轴
承的抗弯能力�并在主轴前端施加切削载荷Ｐ、在传
动齿轮作用点施加径向力Ｑ。简化的主轴三支承结构
模型如图2所示。

图2　三支承结构主轴的简化模型
工程实际中�传动作用力 Ｑ与切削力 Ｐ并不共

面�这里假设Ｑ是传动作用力折算到 Ｐ作用面上的
径向力�假设主轴的弹性模量为Ｅ�惯性矩为Ｉ�辅
助支承的轴承间隙为δ为已知量�将轴承简化为铰链
约束�则原三支承机床主轴抽象为如图2所示的力学
模型�存在静力平衡方程：

Ｒ1－Ｐ－Ｑ－Ｒ2－Ｒ3 ＝0
Ｐａ－Ｑｂ－Ｒ2ｌ－Ｒ3ｌ3 ＝0 （1）
当ａ、ｂ、ｌ、ｌ3已知时�求解支承的支反力时未

知数数目比方程数目多一个�属于一次超静定问题。
由于轴承的刚度是其承受载荷的函数�所以在计算中
必须求出轴承的支反力�在设计计算中也是根据Ｒ1、
Ｒ2、Ｒ3的值计算轴承刚度�然后代入主轴部件的刚
度表达式中求解确定ｌ、ｌ3的最佳值 （ａ、ｂ根据结构
确定 ）。
2　三支承结构主轴的力学模型

由于主轴部件刚度是综合作用的结果�或者说�
切削载荷作用下主轴端部的位移�是由于轴承、主轴
本身在载荷作用下变形的叠加。进一步分析�可以将
主轴部件看做是支承刚性、主轴弹性的力学模型和支
承弹性而主轴刚性的力学模型的复合�下面分别就这
两种情况讨论问题的求解模型。

如图3所示�在支承刚性的假设条件下�主轴本
身在载荷作用下发生弹性变形。由于中间的辅助支承
是主轴支承3处的变形大于轴承间隙δ时才起作用�

因此首先讨论支承3处的变形。

图3　支承刚性主轴弹性时的变形
对载荷Ｐ、Ｑ作用结果分别讨论�然后叠加。根

据工程力学知识 ［6］�在载荷Ｐ作用下�支承3处的变
形δｓ3�Ｐ为：

δｓ3�Ｐ ＝
Ｐａ（ｌ－ｌ3）2

6ｌＥＩ （ｌ＋ｌ3） （2）
在载荷Ｑ作用下�支承3处的变形δｓ3�Ｑ为：
δｓ3�Ｑ ＝

Ｑｂ（ｌ－ｌ3）
6ｌＥＩ ［ｌ2＋（ｌ－ｌ3）2＋ｂ2 ］ （3）

二者综合作用的结果为：
δｓ3 ＝

（Ｐａ＋Ｑｂ）（ｌ－ｌ3）
6ｌＥＩ ［2ｌ2＋ （ｌ－ｌ3）2＋ｂ2－

ｌ3
2 ］ （4）
而对于支承弹性而主轴刚性的情况�如图4所

示�主轴在载荷Ｐ、Ｑ作用下相当于其原始轴线发生
偏斜。假设3个支承的刚度分别已知为 ｋ1、ｋ2、ｋ3�
在辅助支承不起作用的情况下�存在：

图4　支承弹性主轴刚性时的变形
δ1 ＝Ｐ（ａ＋ｌ） ＋Ｑ（ｌ－ｂ）ｋ1ｌ

　　δ2 ＝Ｐａ－Ｑｂｋ2ｌ
由于3个支承中2个主支承都预紧�而辅助支承

无预紧�且存在ｋ1＞ｋ2＞＞ｋ3�故可以假设在主轴刚
性的情况下�在支承3起作用时该处的变形δ3与δ1、
δ2之间关系始终为线性关系�存在：

δ3 ＝
δ1（ｌ－ｌ3） ＋δ2ｌ3

ｌ
（5）

那么�在载荷作用下�主轴在支承3处的变形量
为δｓ3＋δ3�当δｓ3＋δ3＞δ时辅助支承起作用�需要克
服的变形量为δｓ3＋δ3–δ�则存在：

Ｒ3／ｋ3 ＝δｓ3＋δ3－δ （6）
式 （6）即为求解式 （1）的超静定问题的变形协调

条件�式 （1）和 （6）联立即可求得辅助支承起作用时
各个支承的支反力�从而将图2所示的超静定问题转
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化为静定问题�其模型如图5所示。由此即可进行主
轴的刚度分析。

图5　三支承结构主轴的力学模型
3　三支承结构主轴的刚度计算

针对图5所示的主轴力学模型�讨论其端部在载
荷作用下的变形�类似于上述分析过程�仍然按照支
承刚性主轴弹性和支承弹性而主轴刚性2种情况分别
讨论�然后叠加。

支承刚性主轴弹性的情况与图3相似 （篇幅所
限�不再给出图形 ）�主轴端部的变形是载荷Ｐ、Ｑ、
Ｒ3分别作用的结果�分别可用如下公式求得：

δｓ0�Ｐ ＝Ｐａ
2

3ＥＩ（ｌ＋ａ）
δｓ0�Ｑ ＝－Ｑｂ6ｌＥＩ（2ｌ

2－3ｌｂ＋ｂ2）
δｓ0�Ｒ3 ＝－

Ｒ3ｌ3
6ｌＥＩ（2ｌ

2－3ｌｌ3＋ｌ32）
按照叠加原理：δｓ0 ＝δｓ0�Ｐ＋δｓ0�Ｑ＋δｓ0�Ｒ3
δｓ0 ＝ 1

3ＥＩ
　
　
Ｐａ2（ｌ＋ａ） －

Ｑｂ（2ｌ2－3ｌｂ＋ｂ2） ＋Ｒ3ｌ3（2ｌ2－3ｌｌ3＋ｌ32）
2ｌ （7）

支承弹性主轴刚性的情况与图4相似 （篇幅所
限�不再给出图形 ）�主轴端部的变形是载荷作用下
2个主支承变形的结果。

支承1、2的变形反映到主轴端部分别为：
δｚ0�1 ＝δ1ａ＋ｌｌ 　　δｚ0�2 ＝δ2

ａ
ｌ

二者叠加则有：
δｚ0 ＝Ｐ（ｌ＋ａ）

2＋Ｑ（ｌ－ｂ）（ｌ＋ａ）
ｋ1ｌ

2 ＋Ｐａ
2－Ｑａｂ
ｋ2ｌ

2

（8）
根据叠加原理�主轴端部的变形为：δ0 ＝δｓ0＋δｚ0
δ0 ＝ 1

3ＥＩ
　
　
Ｐａ2（ｌ＋ａ） －

Ｑｂ（2ｌ2－3ｌｂ＋ｂ2） ＋Ｒ3ｌ3（2ｌ2－3ｌｌ3＋ｌ32）
2ｌ ＋

Ｐ（ｌ＋ａ）2＋Ｑ（ｌ－ｂ）（ｌ＋ａ）
ｋ1ｌ

2 ＋Ｐａ
2－Ｑａｂ
ｋ2ｌ

2 （9）
根据主轴刚度的定义�使主轴前端产生单位位移

时�在位移方向测量所需施加的力�得ｋ＝Ｐ／δ0�将
式 （9）代入�则ｋ的表达式比较繁杂�为此�引入主

轴柔度的概念�为主轴刚度的倒数�即有：
δ0
Ｐ
＝ 13ＥＩ

　
　
ａ2（ｌ＋ａ） －

Ｑｂ（2ｌ2－3ｌｂ＋ｂ2） ＋Ｒ3ｌ3（2ｌ2－3ｌｌ3＋ｌ32）
2ｌＰ ＋

（ｌ＋ａ）2＋Ｑ（ｌ－ｂ）（ｌ＋ａ）／Ｐ
ｋ1ｌ

2 ＋ａ
2－Ｑａｂ／Ｐ
ｋ2ｌ

2 （10）
从式 （10）可以看出�考虑了传动力和辅助支承

约束的三支承主轴端部的柔度表达式比两支承结构的

复杂�在根据结构预先确定悬伸量ａ及主轴基本结构
尺寸 （即确定Ｅ、Ｉ） 的情况下�除了两个主支承的
跨距与刚度的影响�传动力作用的位置、辅助支承的
布置位置也都对主轴端部的柔度 （或刚度 ）产生影
响�而且也反映出轴端载荷 Ｐ与传动力、辅助支承
约束力之间的比例关系�也对主轴端部的柔度 （或
刚度 ） 有影响作用�将式 （10）计算结果取倒数即为
主轴部件的刚度。

针对某ＣＡ6140型车床的三支承主轴结构�主支承
跨距ｌ＝625ｍｍ�当量直径为105∙9ｍｍ�内孔直径为
52ｍｍ�主轴端径向载荷Ｐ＝5000Ｎ�采用式 （9）计算
主轴端部的位移为δ0ｊ＝6∙10μｍ�在同样载荷下实测
主轴端部的位移δ0ｃ＝10μｍ�分析实测值与计算值之
间的差异�主要是由于计算中对主轴的简化没有考虑
螺纹越程槽、砂轮越程槽等的影响�其次轴承刚度采
用公式计算获得�预加载荷分别为额定动载荷的1／10�
使得轴承刚度高于实际值�再者�实测时传动横向力
不起作用。因此�主轴端部的计算位移接近于实际情
况�说明采用式 （9）计算主轴端部位移和用式 （10）计
算主轴主轴柔度 （刚度的倒数 ） 是可行的。
4　结论

综合上述�可以得出如下结论：
（1） 对于三支承结构主轴�假设三个支承的变

形呈线性关系�由此对辅助支承约束力求解�从而将
超静定问题转化为静定问题是可行的；

（2） 采用文中给出的公式计算的主轴端部位移
或刚度�基本符合实际情况�可以在实际设计中用于
计算。
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