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摘　 要:机床主轴箱的动静态特性优劣对机床整体精度具有重要影响ꎮ 以数控卧式铣镗床侧向开口的主轴箱为研究对

象ꎬ应用 ＳｏｌｉｄＷｏｒｋｓ 软件对主轴箱典型工况下的动静态特性进行分析ꎻ应用 Ｓｉｍｕｌａｔｉｏｎ 中的拓扑优化模块对主轴箱进行

优化ꎮ 对比优化前后的分析结果可知:主轴箱开口处是受力薄弱区域ꎬ优化后的主轴箱总质量降低了 ３.６８％ꎬ最大变形

量从 ０.０５９ ｍｍ 降至 ０.０５１ ｍｍꎻ最大应力从 １８.４ ＭＰａ 降至 １３.８１ ＭＰａꎬ各阶振动频率均有所增加ꎬ振动幅度也有所改善ꎬ
可有效避免共振ꎮ
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０　 引言

传统的数控卧式铣镗床主轴行程普遍较短ꎬ
转矩较小ꎬ对于深孔加工的零件及大切削量的铣

削加工ꎬ此类设备却无法满足ꎮ 沈阳机床结合行

业需求ꎬ开发了一款全新的方滑枕刨台类数控卧

式铣镗床ꎮ 主轴箱是整个机床设计的核心部件ꎬ
其性能的优劣对于加工工件的精度及质量至关重

要ꎬ因而要有足够的刚度及强度[１－３]ꎮ 以往的设

计方法只是借助人为的经验来布置箱体的筋腔及

壁厚ꎬ设计偏保守ꎬ箱体质量及框架往往偏大ꎬ因
而需要借助现代设计方法并结合实际切削工况共

同优化产品结构ꎬ以降低因质量带来的磨损和能

耗ꎮ 原有的数控卧式铣镗床为无方滑枕结构ꎬ主

轴箱均为一体框架式结构ꎬ整体刚性较好ꎬ综合性

能稳定ꎬ但结构空间冗余较大ꎬ质量较沉ꎬ封闭式

箱体结构如图 １ 所示ꎮ 因此ꎬ基于以往的设计经

验并结合结构特点ꎬ在加入大尺寸矩形花键轴传

动结构时ꎬ将主轴箱设计为半封闭开放式ꎬ该结构

型式具有主轴输出转矩大ꎬ结构紧凑ꎬ加工效率

高ꎬ维修方便等显著特点ꎮ 半封闭式箱体结构如

图 ２ 所示ꎮ
为保证主轴箱体从封闭腔变为半封闭腔的整

体刚性(图 ２)ꎬ使结构设计达到最优化ꎬ本文应用

ＳｏｌｉｄＷｏｒｋｓ 软件的 Ｓｉｍｕｌａｔｉｏｎ 界面对半封闭开放

式主轴箱体进行静力学及模态分析ꎬ并结合拓扑

优化模块对主轴箱结构进行优化ꎬ减轻了主轴箱

质量ꎬ提高了主轴箱的刚度及频率ꎬ机床的抗振性
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及刚性得到提升ꎬ为方滑枕刨台类大型机床半封 闭主轴箱设计提供了理论依据和实践参考ꎮ

图 １　 封闭式主轴箱体结构图及实物图

图 ２　 半封闭式主轴箱体结构图及实物图

１　 模型建立

主轴箱材质选用 ＨＴ３００ꎬ密度 ρ ＝ ７ ３００ ｋｇ / ｍ３ꎬ
泊松比 ｕ ＝ ０.２５ꎬ弹性模量 Ｅ ＝ １.３×１０１１ Ｐａꎮ 网格

质量的好坏对于计算的精确性极为重要[４]ꎮ 因

此ꎬ为了保证计算的准确性ꎬ提高在倒角、螺纹孔、
退刀槽等较小处特征的网格质量以及一些高度弯

曲位置的网格质量ꎬ划分网格时选择基于曲率的

网格ꎬ共 ９１ ２７９ 个节点ꎬ５４ ２３９ 个单元ꎮ

２　 静力学分析

２.１　 主轴箱受力计算

在实际切削加工中ꎬ主轴箱的受力情况比较

复杂ꎬ结合数控卧式铣镗床的切削工况及生产加

工经验得知ꎬ重切削对箱体的应力及变形影响较

大ꎮ 铣削状态下的切削力经验计算公式为

ＦＣ ＝(ｃｐ􀅰ａ０.８６
ｐ 􀅰ｆ ０.７４

ｚ 􀅰Ｂ􀅰ｚ􀅰Ｋ􀅰Ｋ１􀅰１０) / ｄ０.８６
０ (１)

式中:ｃｐ为工件材料对切削力的影响系数ꎻａｐ为切

削深度ꎬｍｍꎻｆｚ为每齿进给量ꎬｍｍꎻＢ 为切削宽度ꎬ
ｍｍꎻｚ 为铣刀齿数ꎻｄ０为铣刀直径ꎬｍｍꎻＫ 为刀具

前角对切削力的影响系数ꎻＫ１为切削速度对切削

力的影响系数[５－６]ꎮ
选用硬质合金刀具ꎬ刀具的主偏角为 ４５°ꎬ切

削工件材料为 ＨＴ２５０ꎮ 代入相关参数可得:切削

力 ＦＣ ＝ (５０􀅰６０.８６􀅰０.１０.７４􀅰１２０􀅰１２􀅰１.２􀅰０.９６􀅰１０) /
２０００.８６ ＝ ７ ３９８ Ｎꎬ径向切削力 Ｆｒ ＝ ５ ２３０ Ｎꎬ轴向切

削力 Ｆａ ＝ ５ ２３０ Ｎꎮ
主轴箱采用重锤平衡方式ꎬ装配后主轴箱的

总质量为 ６ ２００ ｋｇꎬ为重锤平衡主轴箱质量的

９０％ꎬ每一个链条受到主轴箱拉力为 ２７ ９００ Ｎꎬ进
给电机通过滚珠丝杠带动主轴箱垂直方向移动ꎬ
滚珠丝杠螺母受到主轴箱拉力 ６ ２００ Ｎꎬ滑枕与主

轴箱间的基准导轨采用滑动导轨ꎬ接触形式为铁－
塑相结合方式ꎬ另一侧采用 １ ∶１００ 镶条配磨调整ꎮ
切削时ꎬ滑枕伸出 ５００ ｍｍꎬ主轴伸出 ４００ ｍｍꎬ按力

学平衡关系计算可得到各导轨面受力值:Ｆｕｐ ＝
７ ２９２ ＮꎬＦｄｏｗｎ ＝ ３０ ０８３ ＮꎬＦ ｌｅｆｔ ＝ １６ ６６６ ＮꎬＦｒｉｇｈｔ ＝
７ ０８３ Ｎꎮ
２.２　 静力学分析

应用 Ｓｉｍｕｌａｔｉｏｎ 界面的静力学分析ꎬ在主轴箱
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体与侧盖板之间采用螺栓联结ꎬ主轴箱与立柱导

轨结合处、滚动体与导轨里面接触处施加固定约

束ꎬ按力学计算结果在受力部位施加载荷ꎬ得到主

轴箱的位移及应力云图如图 ３—图 ４ 所示ꎮ
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图 ３　 位移云图
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图 ４　 应力云图

由图 ３ 和图 ４ 可以看出ꎬ主轴箱的最大应力

及最大变形出现在链条与箱体联结处ꎬ最大变形

量为０.０５９ ｍｍꎬ最大应力值 １８.４ ＭＰａꎬ设计时需

考虑将此处铸件壁厚加厚ꎮ 主轴箱与滑枕侧面前

端镶条接触区变形量也较大ꎬ变形量约在 ０.０１６
ｍｍꎬ说明侧盖板与箱体联结部位相对薄弱ꎬ如果

该变形量累积到主轴上ꎬ变形值会更大ꎬ因此开口

箱体此处需要优化ꎮ

３　 动态特性分析

模态分析的目的是为了得到系统的固有属

性ꎬ包括固有频率及相应的振型ꎬ而固有频率和振

型又是分析动态特性的重要依据ꎬ因此模态分析

十分必要ꎮ 根据多个自由度振动系统的运动学微

分方程为

Ｍ{ ｘ
􀅰􀅰

}＋Ｃ{ ｘ
􀅰
}＋Ｋ{ｘ} ＝{Ｆ( ｔ)} (２)

式中:Ｍ 为系统的质量矩阵ꎻＣ 为系统的阻尼矩

阵ꎻＫ 为系统的刚度矩阵ꎻ ｘ、Ｆ( ｔ)分别为节点位

移、载荷ꎮ 利用有限元法对此方程进行求解ꎬ评估

系统的动态特性[７]ꎮ
根据上述模态理论求出振动系统的固有频率

和振型ꎮ 当弹性体动力基本方程中的激振力

Ｆ( ｔ)＝ ０ꎬ即不受外力作用时ꎬ可得到系统的自由

振动方程为

Ｍ{ ｘ
􀅰􀅰

}＋Ｃ{ ｘ
􀅰
}＋Ｋ{ｘ} ＝ ０ (３)

由于阻尼对结构的固有频率和振型影响不

大ꎬ因此可通过无阻尼自由振动模型来求解主轴

箱的固有频率和振型ꎮ 具体方程为

Ｍ{ ｘ
􀅰􀅰

}＋Ｋ{ｘ} ＝ ０ (４)
解的表达式为

ｘｉ ＝Ｘ ｉｓｉｎ(ωｔ＋α)　 ( ｉ＝ １ꎬ２ꎬ３ꎬ􀆺ꎬｎ) (５)
可通过求解上式的广义特征值(固有频率)

和特征向量(振动幅值)来求解主轴箱的固有频

率和振型[８－１０]ꎮ
利用 Ｓｉｍｕｌａｔｉｏｎ 界面的频率分析监测主轴箱

的各阶振动状态ꎬ施加与静力学分析相同的边界

条件ꎬ得到主轴箱前 ５ 阶振型图ꎬ如图 ５ 所示ꎮ
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图 ５　 优化前模态振型图

４　 拓扑优化

结构的拓扑优化方法就是在给定的一个区域

内ꎬ根据已知负载和支撑等约束条件ꎬ解决材料的

分布问题ꎬ使结构的刚度达到最大或使输出应力、
位移达到规定范围内的一种设计方法[１１－１３]ꎮ 目

前ꎬ基于人工材料密度的拓扑优化方法被广泛应

用ꎬ结合主轴箱加工时的切削状态ꎬ将最小刚度作

为目标函数ꎬ以降低质量的 ３０％作为约束条件ꎬ建
立数学模型为:
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Ｘ＝[ｘ１ꎬｘ２ꎬｘ３ꎬ􀆺ꎬｘ５４ ３２９] Ｔ (６)

Ｃｍｉｎ ＝ ＵＴｋＵ ＝ ∑
ｎ

ｉ ＝ １
(ｕｉ) Ｔｋｉｕｉ (７)

ｓ.ｔ.　

Ｆ ＝ ＫＵ

Ｍ ＝ ｆＭ０ ＝ ∑
ｎ

ｉ ＝ １
ｘｉＭｉ ≤ Ｍ∗

０ < ｘｍｉｎ < ｘｉ < ｘｍａｘ

ì

î

í

ï
ïï

ï
ï

式中:Ｘ 为箱体离散单元的相对密度列阵ꎻｎ 为离

散后单元的总数ꎻｘｉ为第 ｉ 个单元相对密度ꎻＣ 为箱

体总刚度ꎻＦ 为切削时轴向力矢量ꎻＵ 为箱体的位移

列阵ꎻＫ 为箱体总刚度矩阵ꎻｕｉ为单元位移矢量ꎻＭ 为

优化后的质量ꎻｆ 为优化质量比ꎻＭ０为箱体的初始质

量ꎻＭｉ为优化后的箱体单元质量ꎻｘｍｉｎ为单元最小相

对密度ꎻｘｍａｘ为单元最大相对密度[１４]ꎮ
利用 Ｓｉｍｕｌａｔｉｏｎ 界面的拓扑分析进行计算ꎬ经

２５ 次迭代计算ꎬ最佳刚度及质量收敛曲线如

图 ６—图 ７ 所示(本刊黑白印刷ꎬ相关疑问咨询作

者)ꎮ 质量云图如图 ８ 所示ꎮ
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图 ６　 优化前最佳刚度收敛曲线
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图 ７　 优化前最佳质量收敛曲线
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图 ８　 优化前拓扑质量云图

从图 ８ 可以看出ꎬ主轴箱整体的安全系数较

高ꎬ刚性较好ꎬ在主轴箱体四角、侧面导轨加强筋、
下侧盖板及传动支撑轴端面的颜色较深ꎬ说明这

些部位对于箱体的性能影响较小ꎬ可以进行优化ꎮ
为减小传动过程中的振动对传动链刚度的影响ꎬ
支撑轴端面可不进行优化ꎬ导轨处的加强筋板设

计较为保守ꎬ可作为优化的主要对象ꎮ
基于拓扑优化的结果ꎬ将导轨侧面米字型加

强筋板从箱体中切除ꎬ并将箱体四角的壁厚由

５０ ｍｍ降至 ３０ ｍｍꎬ下侧盖板大面积去除材料ꎮ
同时结合前面静力学分析结果ꎬ将链条结合处的

铸件壁厚由 ２５ ｍｍ 增加至 ３５ ｍｍꎮ 主轴箱拓扑优

化后相比优化前总刚度有所增大ꎬ增大量约为

０.０２ꎬ且优化后的箱体总质量由 ２ ０５５ ｋｇ 降至

１ ９８２ ｋｇꎬ迭代后最佳刚度及质量收敛曲线如图 ９—
图 １０ 所示ꎮ 优化后的拓扑质量云图如图 １１ 所示ꎮ
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图 ９　 优化后最佳刚度收敛曲线

� � �� �� �� ��

f���

�� �� �� �� �� ��
E� �

����

����

����

����

����

����

����

����

����

����

B
F
�L
H

���
,��

�
�

��

图 １０　 优化后最佳质量收敛曲线
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图 １１　 优化后拓扑质量云图

图 １１ 显示ꎬ主轴箱整体密度分布比较均匀ꎬ
核心受力区域密度已达到最优结果ꎬ导轨加强筋

部位通过去除材料已达到优化理想值ꎬ四角边缘

铸件厚度减薄后ꎬ已达到优化目标ꎬ下侧盖板减重

方窗优化效果明显ꎮ

　 　 在相同工况下ꎬ对优化后的主轴箱进行静力

学及模态分析ꎮ 其应力、位移如图 １２—图 １４
所示ꎮ
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图 １２　 优化后位移云图
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图 １３　 优化后应力云图

��	/��1�'03$&���3-���������D0
0�	/��M(��	�T@�

�?1���M(����
���'�������������)[
	�!�����������

��	/��1�'03$&���3-���������D0
0�	/��M(��	�T@�

�?1���M(����
���'��������������)[
	�!�����������

��	/��1�'03$&���3-���������D0
0�	/��M(��	�T@�

�?1���M(����
���'��������������)[
	�!�����������

��	/��1�'03$&���3-���������D0
0�	/��M(��	�T@�

�?1���M(����
���'��������������)[
	�!�����������

��	/��1�'03$&���3-���������D0
0�	/��M(��	�T@�

�?1���M(����
���'��������������)[
	�!�����������".13&4

�����F���
�����F���
�����F���
�����F���
�����F���
�����F���
�����F���
�����F���
�����F���
�����F���
�����F���

".13&4
�����F���
�����F���
�����F���
�����F���
�����F���
�����F���
�����F���
�����F���
�����F���
�����F���
�����F���

".13&4
�����F���
�����F���
�����F���
�����F���
�����F���
�����F���
�����F���
�����F���
�����F���
�����F���
�����F���

".13&4
�����F���
�����F���
�����F���
�����F���
�����F���
�����F���
�����F���
�����F���
�����F���
�����F���
�����F���

".13&4
�����F���
�����F���
�����F���
�����F���
�����F���
�����F���
�����F���
�����F���
�����F���
�����F���
�����F���

	B
���	�K���� 	C
���	�K����

	D
���	�K����

	F
���	�K����

	E
���	�K����

图 １４　 优化后的模态振型图
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　 　 优化前后的模态频率及振型结果对比如

表 １—表 ２所示ꎮ

表 １　 优化前后模态频率对比表

模态
阶数

优化前
固有频
率值 / Ｈｚ

优化后
固有频
率值 / Ｈｚ

频率增
加百分
比 / ％

振型特征

１ １６０.２６ １６９.１１ ５.５２ 主轴箱侧面沿
ｙ 方向上下摆动

２ １９２.４０ ２０５.９６ ７.０５ 主轴箱侧面沿
ｘ 方向左右摆动

３ ２０７.６３ ２１４.２４ ３.１８ 主轴箱侧面沿
ｚ 方向前后摆动

４ ２６５.７２ ２７４.５８ ３.３３ 主轴箱侧面绕
ｘ 方向扭动

５ ３０２.５７ ３１９.４２ ５.５７ 主轴箱侧面绕
ｙ 方向扭动

表 ２　 优化前后振幅对比表 单位:ｍｍ　

模态阶数 优化前总振幅 优化后总振幅

１ ０.０４３ ０.０４０

２ ０.０８２ ０.０６９

３ ０.０３９ ０.０４９

４ ０.０４８ ０.０４８

５ ０.０８０ ０.０７８

　 　 表 １ 结果表明ꎬ优化后的各阶固有频率有所

增加ꎬ各阶振动特征主要集中在侧盖板处ꎬ前 ３ 阶

振型表现为主轴箱体侧面的摆动ꎬ第 ４、第 ５ 阶振

型为主轴箱侧面的扭曲ꎬ振型特征说明开口式主

轴箱此处是敏感薄弱部位ꎬ在设计时需要重点考

虑ꎮ 表 ２ 结果表明ꎬ除第 ３ 阶模态振动总幅度略

有升高外ꎬ优化后的其余阶数的振动总幅度降低ꎬ
说明优化后的主轴箱体结构合理ꎮ

５　 结语

通过对方滑枕类数控卧式铣镗床开口式主轴

箱的动静态特性分析ꎬ得到了动静态特性云图ꎬ为
箱体结构设计提供了理论依据ꎬ同时根据拓扑优

化结果对主轴箱进行了二次设计ꎬ优化后的主轴

箱总质量降低了 ３.６８％ꎬ最大变形量从 ０.０５９ ｍｍ

降至 ０. ０５１ ｍｍꎬ最大应力也从 １８. ４ ＭＰａ 降至

１３.８１ ＭＰａꎬ前 ５ 阶振动频率均有所增加ꎬ振动幅

度也有所改善ꎬ可有效避免共振ꎮ 研究结果提高

了主轴箱的动静态特性ꎬ可减少盲目设计对材料

造成的浪费ꎬ充分发挥材料的利用率ꎬ对于开口式

主轴箱设计具有一定的参考价值ꎮ
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