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应用静压技术改造 C650车床主轴
邱国仙�黄伟福

（常州工程职业技术学院�江苏 常州213000）

摘要：主要介绍运用流体静压技术的优点�从轴承选型、参数确定以及油压系统等几个方面对床头箱主轴承为普通滑动轴承
的大型车床进行主轴技术改造�使之精度及刚度大大提高�满足生产需要．
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　　C650普通车床是加工大尺寸盘类和轴类零件的主要
设备�其床头箱主轴承是剖分式普通圆滑动轴承�该类轴承
虽然具有结构简单、间隙可调等优点�但低速下没有动压油
膜�摩擦系数大�起动困难�磨损严重．特别在找正工件时十
分吃力．另外�还存在精度低�切削深度尚未达到设计值时便
会出现抱轴或烧瓦现象�给生产和维修带来许多麻烦．针对
这种情况�为了满足生产需要�提高机床的精度�延长使用寿
命及减轻体力劳动�我们决定采用静压技术对 C650车床主
轴进行改造．

1　改造方案

为了降低改造费用�缩短改造周期�床头箱主轴仍采用
原有主轴�止推轴承仍采用滚动推力球轴承．将原剖分式普
通圆滑动轴承改为液体静压向心轴承（如图1所示）

2　原理简介

液体静压轴承是依靠一套给油装置�将高压油压入轴
承的间隙中�强制形成油膜�保正轴承在液体摩擦状态下工
作�靠液体的静压平衡外载荷．如图2所示：高压油经节流器
进入油腔�静压轴承在轴瓦内表面上开有几个（通常为四个）
对称的油腔�各个油腔的尺寸一般是相同的．每个油腔四周
都有适当宽度的封油面�称为油台�而每个油腔之间又用回
油槽隔开．为了使油腔具有压力补偿作用�在外油路中必需
为各油腔配置一个节流器�节流器用来保持油膜的稳定性．
工作时�若无外载荷（不计轴的自重）作用�轴颈浮在轴承的
中心位置�各油腔内压力相等�即油泵压力 Ps 通过节流器降
压变为 Pc�且 Pc＝Pc1＝Pc2＝Pc3＝Pc4．当轴颈受载荷 F 后�
轴颈向下产生位移 e�此时下油腔3四周油台与轴颈之间的
间隙减小�流出的油量亦随之减少�根据管道内各截面上流
量相等的连续性原理�流经节流器的流量亦减少�在节流器
中产生的压降亦减小�但供油压力 Ps 是不变的�因而 Pc3必
然增大．在上油腔1处则反之�间隙增大�回油畅通而 Pc1降
低�上下油腔产生的压力差与外载荷平衡．
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3　液体静压轴承的主要特点

1） 润滑状态和油膜压力与轴颈转速的关系很小�即使
轴颈不旋转也可以形成油膜�因此可以在转速极低的条件

下获得液体摩擦；
2） 提高油压 Ps就可提高承载能力�在重载的条件下也

可获得液体摩擦润滑；
3） 转速不高时轴承摩擦系数极小．

4　轴承设计

4．1　轴承形式的确定
液体静压向心轴承又分为在油腔之间有轴向回油槽的

多垫轴承�在油腔之间无轴向回油槽的多腔轴承�以及既无
油腔又无轴向回油槽的无腔轴承等．由于多垫轴承的油腔之
间有轴向回油槽�各油腔形成相互独立的单油垫�其性能计
算最简单�且其承载能力大�油膜刚度高�故我们将轴承确定
为多垫液体静压向心轴承（如图3所示）．在设计油腔形状
时�考虑到设备经常处于重载情况�因此采用槽形油腔（普通
大多是矩形）�如图4所示．

4．2　油腔和节流器数量的确定
油腔数量的增加可以提高主轴的回转精度和对载荷方

向的适应性．但油膜的静态刚度随油腔数量的增加而提高
并不是呈线形关系．理论分析和实践证明�对于八个以上油
腔的轴承�静刚度的增加极少�并且尽量不采用奇数（载荷方
向的不同对油膜刚度有影响）．综合考虑设备状态和经济性�
我们采用四油腔．
4．3　供油方式和节流形式的选择

静压轴承按其供油方式�可分为定量供油方式和定压
供油方式．定量供油虽然油膜刚度很大�但由于每个油腔都

要配备一个调流阀�或使用多层串联油泵供油�结构复杂�故
只在重型磨床或大型磨床上偶有应用．因此�采用定压供油
方式．定压供油方式使用的节流形式又分层流供油和紊流供
油．从承载性能、功耗、工作温度和温升�以及结构可靠�制造
简单�维修方便等因素综合考虑�车床的工况是速度不太高�
载荷较大�要求轴承刚度高．针对上述分析�我们决定采用紊
流供油方式中的小孔节流形式．因为层流比紊流难保证�且
小孔节流器不仅制造简单、结构可靠、维修方便�而且采用小
孔节流形式的静压轴承动态性能稳定�动刚度都高于静刚
度�在阶跃载荷作用下�没有超位移现象．
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4．4　静压轴承承载能力和刚度的计算
小孔节流多垫向心轴承在小偏心率下的承载能力 W和

刚度 S0的简化计算式为
W＝ 3zpsAeζελ0

（1＋λ0） ［1＋λ0（2＋ζ） ］
S0＝ 3zpsAEζλ0

h0（1＋λ0） ［1＋λ0（2＋ζ） ］在载荷 W 作用下的位移

量

e＝Wh0（1＋λ0） ［1＋λ0（2＋ζ） ］
3zpsAeζλ0

为保证一定的刚度 S0必需的最小供油压力

ps＝ S0h0（1＋λ0） ［1＋λ0（2＋ζ） ］
3zAeζλ0

式中

1） ζ———承间隙修正系数

ζ＝
sinθe
θe

＋λpcosθe

1＋λp

λp———轴流液阻和周流液阻之比有关的系数�即

λp＝ B
2

b1（1－ b1）
θ2θ1（1－θ1）

θe———有效的油垫半角�即θe＝θ（1－θ1）

B———轴承宽径比�即 B＝ B
D

B———轴承宽度（厘米）
D———轴承（孔）的直径（厘米）

b1———轴流封油面系数�即 b1＝ b1
B

b1———轴流封油面宽度（厘米）
θ1———周流封油面系数�即

θ1＝θ12θ
θ1———油垫中�周流封油面所对中心角
θ———油垫中心半角
2） ζ———内流效应系数
对于多垫轴承�因无内流�故ζ＝0
3） Ae———单个油垫有效承载面积�即
Ae＝D2B（1－ b1）sinθe（平方厘米）
小孔节流轴承的设计刚度 S0为最大时�或在一定刚度

下供油压力 ps 为最小时的最佳液阻比为

λ0＝ 1
2＋ζ

对于多垫轴承�因无内流�故最佳值λ0＝0．707．

S0max＝ 3zpsAeζ
h0（1＋ 2＋ζ）2

实际上�当λ0＝0．5～2时�轴承油膜刚度的变化不大．
考虑到油温影响油的粘度和密度�而粘度和密度对λ0值又
有影响�所以在设计计算时要按照工作油温的最低值和最
高值分别验算λ0�使之处于许用范围λ0＝0．5～2之内．

小孔节流向心轴承的液阻比为

λ0＝
1

2
［ 1＋8psh60θ2

e（1＋λp）2ρ
9π2α2B

2
b
2
1d4cμ2 －1］

式中：ρ———油的密度
μ———动力粘度
dc———小孔直径
α———小孔流量系数�对锐边小孔�取α＝0．7～0．
8

使用小孔节流轴承时应注意�其液阻比λ0不仅决定于
轴承节流器的结构尺寸�以及油的粘度�而且与供油压力 ps
有关．所以�不应随意改变供油压力�只能在允许范围内调
整．
4．5　流量、功率的确定和温升的估算

液体静压轴承的基本性能参数除了承载能力和刚度以

外�还有流量、泵功率、摩擦功率、总功率、功率比和温升．它
们不仅表示轴承的性能�而且是确定驱动功率�选择油泵和
设计邮路系统的依据�与轴承的可靠性和经济性有着密切的
关系．

1） 流量　轴承各油腔的流量在工作时和空载时是不同
的�但在小偏心率下轴承的总流量变化不大．所以�轴承流量
可取为设计状态下各油腔流量的总和�即

Q＝Cq
psh30
μ

式中 Cq———流量系数（无量纲流量）
2） 泵功率　油流经节流器和轴承间隙时所消耗的功率

是轴承的泵功率�其值为

Np＝ psQ612（千瓦）

式中 Q———流量（升／分）
注意�上列各式只是一个轴承的流量和泵功率�如果一

台油泵供应多个轴承�就要分别计算后再相加．
3） 摩擦功率　轴转动时�为克服轴颈对油膜的剪切力

所消耗的功率�就是摩擦功率�其值为

Nf＝ μυ2
10200h0zAf（千瓦）

式中υ———轴颈表面切线速度（厘米／秒）
ZAf———轴承的摩擦面积（平方厘米）

4） 总功率和功率比 轴承的总功率损失为轴承的泵功
率和摩擦功率之和�即

Nt＝N＋9Nf

在给定轴承间隙 h0的条件下�如果油粘度选得恰好使
摩擦功率等于泵功率�则总功率为最小．如油粘度已经给定�
将间隙选得恰好使摩擦功率为泵功率的三倍�则总功率为最
小．

综合上述两种情况�令
Nt＝（1～3） Np＝KNNp

功率比就是摩擦功率与泵功率之比�即

KN＝ Nf
Np
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5） 温升估算 液体静压轴承及供油系统工作时�各种功
率消耗都变成热量�使温度升高．在整个系统中�各处的油温
实际是变化的�直至热平衡状态．为了简化计算�常取或其它
具体温度下的油粘度为计算值�并假设其为常数．因此�温升
计算只是粗略地估算．这个温升是指润滑油从进入节流器
到流出轴承间隙时的温升．计算温升时�假设全部功率都转
化为热量�不计对流、传导和辐射的影响�即全部热量都用于
温度的升高．

按上述假设�温升值为

△t＝ ps（1＋KN）
JC0γ ≈ ps（1＋KN）17 （℃）

式中 C0———油的比热�取
C0＝0．4～0．5千卡／公斤力℃
γ———油的重度�取
γ＝（8．5～9）10－4公斤力／厘米3

J———热功当量�取
J＝42700公斤力－厘米／千卡
如供油系统增设散热冷却装置�能降低或保持进入节

流器的油温�而不能减少流经轴承时的温升�除非在轴承壳
体上也设置冷却装置．
4．6　轴承主要参数的选择

1） 轴承直径 D　由于主轴不更换�故轴承直径应根据
轴颈及箱体孔径结合提高轴承的承载性能和刚度的同时�
应尽量降低摩擦功率�控制温升．因为�在转速一定时�增大
轴承直径 D不但会使摩擦面积加大（Af 与 D2成比例）�而且
轴的切线速度也增大�致使摩擦功率 Nf 与 D4成比例地增
加�油温升高而影响轴承性能．

2） 轴承的宽径比 B＝ B／D 在轴承直径一定的情况下�
增大宽径比即增加轴承宽度 B�虽然可使其承载能力和刚度
成比例地增加．但摩擦功率也与之成比例地增加．考虑到轴
的弹性变形的影响�轴承宽度不宜过大．对有轴向回油槽的
多垫轴承�增加宽径比也就是使流量和泵功率随之增加．但
往往由于结构方面的考虑�一般的使用范围是 B＝0．5～1．
2�经常取 B＝0．8～1．

3） 半径间隙 h0　轴承油膜厚度 h0是重要的设计参数
之一�油膜刚度与摩擦功率都与 h0成反比�而流量和泵功率
则与 h30成正比．为了得到较大的刚度值应取较小的 h0�但
h0值不能过小�它受轴的弹性变形和位移的影响�一般应使
轴承宽度内轴的总位移小于（0．3～0．5） h0�以保证不发生直
接接触．h0的推荐值为

　　　D＜50毫米
h0＝（3～5）×10－4D
　　　D＝50～100毫米
h0＝（2．5～4）×10－4D
　　　D＝100～200毫米
h0＝（2～3．5）×10－4D

4） 轴流封油面系数 b1和周流封油面系数θ1在轴承尺
寸 DB 一定时�取较小的 b1值可得到较大的有效承载面积

Ae�但流量和泵功率也较大．对于多垫轴承�θ1的影响和 b1
相似．一般推荐 b1＝0．1～0．25和θ1＝0．1～0．25�速度低时
取大值�以降低泵功率；速度高时取小值�以降低摩擦功率
（仅适用于有腔轴承）．

5） 油腔深度 t 和回油槽尺寸 Rθ2× t2油腔深度一般取 t
＝（30～60） h0�但最大不超过1毫米�以避免在油腔中出现
紊流和油膜振荡．多垫轴承中的轴向回油槽既要保证回油通
畅�又要使槽内经常充满润滑油具有一定的压力（背压）�以
免主轴转动时通过该槽吸入空气而降低轴承的动刚度�甚至
丧失稳定性．一般推存回油槽宽度 Rθ2和深度 t2为

　　　D＝40～60毫米
Rθ2＝3毫米　　 t2＝0．6毫米
　　　D＝70～100毫米
Rθ2＝4毫米　　 t2＝0．8毫米
　　　D＝110～150毫米
Rθ2＝5毫米　　 t2＝1．0毫米
　　　D＝160～200毫米
Rθ2＝6毫米　　 t2＝1．2毫米

6） 油的动力粘度 μ　因为流量和泵功率与粘度成反
比�摩擦功率则与之成正比．所以�高速轴承宜选用粘度较小
的油�低速时宜选用粘度较大的油．

7） 供油压力 ps　提高供油压力使承载能力、油膜刚度
和流量成比例地增大�泵功率则与 p2s 成比例�温升也有所增
加．因此�应在满足设计要求的情况下取较小的 ps 值．

8） 液阻比λ0压力比 p0与液阻比的关系按下式换算

p0＝ 11＋λ0＝ p0
ps

液阻比λ0与轴承的性能有密切关系�同时它又将轴承
和节流器的结构参数相互联系起来�所以λ0是静压轴承的
一个重要设计参数．在分析轴承性能时已知�按照不同的性
能要求有不同的最佳液阻比值（或相应的最佳压力比值）．通
常多取最大设计刚度 S0下的最佳液阻比值．

S0max＝ 3zpsAeζp
h0（1＋ 2＋ζ）2

这样�在小偏心率范围内刚度的变动不大；λ0值在较宽
的范围内对 S0影响不大；也有助于减小因制造误差所带来
的影响．

从以上对各项主要参数的分析中可见�不同设计参数的
组合可以得到不同特征的性能．主要问题是处理好承载性能
和总功率消耗之间的关系�包括摩擦功率和泵功率之间的关
系．

5　装配、调试及故障诊断

经过以上技术准备之后�就进入了装配、调试工作．由于
是首次尝试静压轴承运用在车床主轴中�在装配调试过程中
出现了一系列问题�经过分析、思考�最终排除了所有故障�
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保证了改造工作的成功．现将故障现象及诊断过程简叙如
下：

1） 主轴在启动油泵�通入压力油后�有卡紧感觉．
分析：主轴在油泵未启动时用手盘动主轴未有卡紧现

象�但通入油压后反而卡紧�可见故障肯定与静压轴承内部
油压建立不平衡有关．造成油腔压力不平衡的原因�分析下
来只有三种可能性：1）轴承油腔有一只或多只漏油；2）节流
器间隙堵塞；3）轴承制造精度超差．由于轴承制造过程中�一
直是严把质量关�且每道工序之后都进行检查记录�其尺寸
精度及形位公差都满足技术要求．因此�1）、3）排除�锁定2）
对小孔节流器进行检查�发现一只节流器中的小孔被堵塞．
我们清洗节流器后�考虑到紫铜管使用时间长后往往会有
氧化皮脱落�而造成节流孔的堵塞�造成主轴与轴承的拉毛
或严重磨损�我们将静压轴承油路上的紫铜管更换为铝合
金油管．通入油压�主轴旋转手感十分轻松�故障排除．

2） 油腔压力波动大．
分析：在主轴电机未启动时�油腔压力稳定�而主电机启

动后�油腔压力波动较大�可见故障的产生与旋转的主轴部
件有关．将主轴转速转换到较低转速�再观察压力波动的情
况�发现压力的波动成规律性．因此可进一步判定是由于主
轴部件中的某一个或多个零件的几何中心与主轴有较大的

不同心度或主轴轴颈的圆柱度超差使主轴旋转时产生较大

的偏摆使得轴承间隙 h0产生周期性变化�引起压力不稳．由
于主轴轴颈在改造时经过磨床校调、修磨�检验�其轴径部位
的尺寸及几何精度皆在技术要求之内�因此�主轴可排除．按
造从外到内的原则进行检查�首先检查皮带轮�校调皮带轮
发现�带轮槽与内孔（及主轴）不同心度超差较大�拆下带轮
光修后�装好带轮�调整每根皮带的松紧程度�要求松紧程度
适当且基本一致（必须在启动静压轴承油压稳定状态下安
装、调整皮带）．启动油压�开动主轴�油腔压力平衡且平稳�
故障排除．

3） 工作一段时间后�油腔供油压力 pc 出现降低现象．
分析：工作了一段时间后�发现油腔供油压力 pc 降低．

系统压力没有降低而油腔压力降低�说明故障与供油系统
无关．因此可以考虑减小小孔节流器节流孔径 dc 来提高油
腔压力�但减小节流孔径 dc 必然影响其它参数且工作量较
大�所以决定采用提高润滑油粘度的方法来提高油腔压力．
更换粘度大的压力油后�工作长时间后也未发生油腔压力
下降现象．

6　设计结果和改造效果

6．1　设计结果
通过上述调试运行后�我们最终确定主要参数：
轴承形式：前后轴承皆为液体多垫式静压向心轴承
油腔形状：槽形油腔
供油方式：定压供油（紊流供油）
节流方式：小孔节流

节流孔径：前轴承 dc＝0．85毫米；后轴承 dc＝0．75毫米
轴承孔径：前轴承 D＝174．5毫米；后轴承 D＝134．5毫米
轴承宽度：前轴承 B＝200毫米；后轴承 B＝160毫米
压力比：前轴承 p0＝0．48；后轴承 p0＝0．48
封油面长：前轴承 l1＝b1＝15毫米；后轴承 l1＝b1＝12毫米
轴承半径间：前轴承 h0＝0．038毫米；后轴承 h0＝0．040

毫米

油液型号：冬季用 N32机械油；夏季用 N46机械油
供油压力：ps＝3．8～4．0MPa
总流量：Q＝5L／min
油泵电动机功率：P＝1．6kW
油箱容积：V＝300L
6．2　改造效果
改造后�C650车床的供油原理如图5所示．改造后车床

的车削精度大大提高（见表1）�表面粗糙度 Ra最大值由5．0
μm 减小到2．5μm．机床起动轻便�温升也下降了�切削深度
大大超过原机床�机床的切削效率比原机床提高近一倍．

表1　改装前后的精度比较
对比项目 出厂要求值 改装后实测值

主轴孔轴心
线的径向圆
跳动（mm）
滑极移动对
主轴轴线的
平行度误差（在500mm 的
测量长度上（mm）

近　　端

0．02 0．01
距近端500mm处

0．04 0．01
上母线

0．03 0．02
下母线

0．03 0．02
主轴稍向窜动

精车外圆的
几何精度误
差（在300mm
的测量度度
上）（mm）
精车端面的
平面度误差（mm）

0．02 0．01
圆度误差

0．02 0．01
圆柱度误差

0．04 0．02
试件直径

500～600
允许回0．04

度件直径

500
回0．02
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7　结束语

通过 C650主轴轴承的静压改造�我们可以看到�将流体
技术进一步应用于机械行业�将能起到很好的效果．因此�在
设计和开发过程中应加强新技术、新工艺的运用和推广�以
使产品更具有先进性、可靠性、经济性和市场性．
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Using Hydrostatic Pressure Technology to Alter the Main Spindle of C650

QIU Guo-xian�HUANG We-i fu

（Changzhou Institute of Engineering Technology�Changzhou213000�China）

Abstract：How to use hydrostatic pressure technology．to alter the main spindle of the large-size machine tool�which
bearing is normal plain bearing has been major introduced in this paper．It had been altered from bearing’s pattern�the
selection of parameters and the system of oil pressure etc．Then the precision and rigidity of main spindle would be greatly
improved to satisfy the requirement of production．
Key words：hydrostatic bearing；alter；lathe；main spindle；load ability；rigidity
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