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基于 Ａｎｓｙｓ Ｗｏｒｋｂｅｎｃｈ 的 ＣＪ１９０Ｚ４ 机床主轴
实验模型振动力学分析

王正浩ꎬ张杜娟

(沈阳建筑大学机械工程学院ꎬ辽宁 沈阳 １１０１６８)

摘　 要 目的 研究 ＣＪ１９０Ｚ４ 机床主轴模型机壳和主轴的动静态特性ꎬ得到主轴前 ６
阶固有频率ꎬ振型和变形应力等ꎬ确定主轴前端及中端位移 － 频率关系和相位角 － 频

率关系. 方法 利用 Ｓｏｌｉｄｗｏｒｋｓ 建立了 ＣＪ１９０Ｚ４ 机床主轴模型的三维实体模型ꎬ将实

验模型分为主轴和机壳两个子单元ꎬ运用 Ａｎｓｙｓ Ｗｏｒｋｂｅｎｃｈ 有限元分析软件ꎬ对

ＣＪ１９０Ｚ４ 机床主轴系统进行静力和动态分析ꎬ在此基础上进行谐响应分析ꎬ通过实测

得到实验模型的刚体振动模态. 结果 不同温度下的主轴的固有频率不同ꎬ２０ ℃下的

前 ３ 阶固有频率分别为 １５１􀆰 １ Ｈｚꎬ１ １５２􀆰 ９ Ｈｚꎬ２ １５７􀆰 ３ Ｈｚꎬ机壳单元的固有频率最小

为 ２５５􀆰 １５ Ｈｚ. 主轴的 １ 阶临界转速 ｎ ＝ ６９ ０６６ ｒ / ｍｉｎꎬ远大于主轴的最高工作转速

３ ０００ ｒ / ｍｉｎꎬ主轴能有效地避免共振发生ꎬ保证了主轴的加工精度. 主轴最大位移量

是 ４􀆰 １ μｍꎬ最大应力是 １９􀆰 ５ ＭＰａ. 固有频率随温度升高而降低. 结论 提高主轴的刚

度和阻尼ꎬ可以有效减小振动变形ꎬ避免共振现象的发生ꎻ提高机壳单元的 １ 阶固有

频率或加设阻尼抑制机壳单元 １ 阶共振ꎬ应加强机壳单元基础板的抗弯刚度.

关键词 机床主轴ꎻ实验模型ꎻＡｎｓｙｓ Ｗｏｒｋｂｅｎｃｈ 分析ꎻ固有频率ꎻ振型
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Ａｂｓｔｒａｃｔ:Ｔｏ ｓｔｕｄｙ ｔｈｅ ｄｙｎａｍｉｃ ａｎｄ ｓｔａｔｉｃ ｃｈａｒａｃｔｅｒｉｓｔｉｃｓ ｏｆ ｔｈｅ ｃｈａｓｓｉｓ ａｎｄ ｔｈｅ ｓｐｉｎｄｌｅ ｏｆ ｔｈｅ
ＣＪ１９０Ｚ４ ｍａｃｈｉｎｅ ｔｏｏｌꎬｔｈｅ ｎａｔｕｒａｌ ｆｒｅｑｕｅｎｃｙꎬｔｈｅ ｖｉｂｒａｔｉｏｎ ｍｏｄｅ ａｎｄ ｔｈｅ ｄｅｆｏｒｍａｔｉｏｎ ｓｔｒｅｓｓ ｏｆ ｔｈｅ
ｆｉｒｓｔ ６ ｏｒｄｅｒｓ ｏｆ ｔｈｅ ｍａｉｎ ｓｈａｆｔ ａｒｅ ｏｂｔａｉｎｅｄ. Ｔｈｅ ｒｅｌａｔｉｏｎｓｈｉｐ ｂｅｔｗｅｅｎ ｔｈｅ ｆｒｏｎｔ ａｎｄ ｅｎｄ ｄｉｓｐｌａｃｅ￣
ｍｅｎｔ￣ｆｒｅｑｕｅｎｃｙ ｒｅｌａｔｉｏｎｓｈｉｐ ａｎｄ ｔｈｅ ｐｈａｓｅ ａｎｇｌｅ￣ｆｒｅｑｕｅｎｃｙ ｒｅｌａｔｉｏｎｓｈｉｐ ｉｓ ｏｂｔａｉｎｅｄ. Ｔｈｅ ｔｈｒｅｅ￣ｄｉ￣
ｍｅｎｓｉｏｎａｌ ｓｏｌｉｄ ｍｏｄｅｌ ｏｆ ＣＪ１９０Ｚ４ ｍａｃｈｉｎｅ ｔｏｏｌ ｓｐｉｎｄｌｅ ｍｏｄｅｌ ｗａｓ ｅｓｔａｂｌｉｓｈｅｄ ｂｙ Ｓｏｌｉｄｗｏｒｋｓ. Ｔｈｅ
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ｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔａｌ ｍｏｄｅｌ ｗａｓ ｄｉｖｉｄｅｄ ｉｎｔｏ ｔｗｏ ｓｕｂ￣ｕｎｉｔｓ ｏｆ ｓｐｉｎｄｌｅ ａｎｄ ｃｈａｓｓｉｓ. Ａｎｓｙｓ Ｗｏｒｋｂｅｎｃｈ ｆｉｎｉｔｅ
ｅｌｅｍｅｎｔ ａｎａｌｙｓｉｓ ｓｏｆｔｗａｒｅ ｗａｓ ｕｓｅｄ ｔｏ ａｎａｌｙｚｅ ｔｈｅ ｓｔａｔｉｃ ａｎｄ ｄｙｎａｍｉｃ ａｎａｌｙｓｉｓ ｏｆ ＣＪ１９０Ｚ４ ｍａｃｈｉｎｅ
ｔｏｏｌ ｓｐｉｎｄｌｅ ｓｙｓｔｅｍ. Ａｎｄ ｔｈｅ ｈａｒｍｏｎｉｃ ｒｅｓｐｏｎｓｅ ｏｆ ｔｈｅ ｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔａｌ ｍｏｄｅｌ ｉｓ ｏｂｔａｉｎｅｄ. Ｔｈｅ ｎａｔｕｒａｌ
ｆｒｅｑｕｅｎｃｉｅｓ ｏｆ ｔｈｅ ｍａｉｎ ａｘｅｓ ａｔ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅｓ ａｒｅ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔꎬａｎｄ ｔｈｅ ｆｉｒｓｔ ｔｈｒｅｅ ｎａｔｕｒａｌ ｆｒｅ￣
ｑｕｅｎｃｉｅｓ ａｒｅ １５１􀆰 １ Ｈｚꎬ１ １５２􀆰 ９ Ｈｚ ａｎｄ ２ １５７􀆰 ３ Ｈｚ ａｔ ２０ ℃. Ｔｈｅ ｍｉｎｉｍｕｍ ｎａｔｕｒａｌ ｆｒｅｑｕｅｎｃｙ ｏｆ
ｔｈｅ ｈｏｕｓｉｎｇ ｕｎｉｔ ｉｓ ２５５􀆰 １５ Ｈｚ. Ｔｈｅ ｆｉｒｓｔ￣ｏｒｄｅｒ ｃｒｉｔｉｃａｌ ｓｐｅｅｄ ｏｆ ｔｈｅ ｓｐｉｎｄｌｅ ｉｓ ６９ ０６６ ｒ / ｍｉｎꎬｗｈｉｃｈ
ｉｓ ｆａｒ ｇｒｅａｔｅｒ ｔｈａｎ ｔｈｅ ｍａｘｉｍｕｍ ｗｏｒｋｉｎｇ ｓｐｅｅｄ ｏｆ ｔｈｅ ｓｐｉｎｄｌｅ ３ ０００ ｒ / ｍｉｎꎬｗｈｉｃｈ ｉｎｄｉｃａｔｅｓ ｔｈａｔ ｔｈｅ
ｓｐｉｎｄｌｅ ｃａｎ ｅｆｆｅｃｔｉｖｅｌｙ ａｖｏｉｄ ｔｈｅ ｒｅｓｏｎａｎｃｅ ａｒｅａ ａｎｄ ｅｎｓｕｒｅ ｔｈｅ ｍａｃｈｉｎｉｎｇ ｐｒｅｃｉｓｉｏｎ ｏｆ ｔｈｅ ｓｐｉｎｄｌｅ.
Ｔｈｅ ｍａｘｉｍｕｍ ｄｉｓｐｌａｃｅｍｅｎｔ ｏｆ ｔｈｅ ｓｐｉｎｄｌｅ ｉｓ ４􀆰 １ μｍꎬｔｈｅ ｍａｘｉｍｕｍ ｓｔｒｅｓｓ ｉｓ １９􀆰 ５ ＭＰａ. Ｔｈｅ ｎａｔｕ￣
ｒａｌ ｆｒｅｑｕｅｎｃｙ ｄｅｃｒｅａｓｅｓ ｗｉｔｈ ｉｎｃｒｅａｓｉｎｇ ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ. Ｔｈｅ ｂｅｎｄｉｎｇ ｓｔｉｆｆｎｅｓｓ ｏｆ ｔｈｅ ｂａｓｅ ｐｌａｔｅ ｏｆ ｔｈｅ
ｃｈａｓｓｉｓ ｕｎｉｔ ｓｈｏｕｌｄ ｂｅ ｓｔｒｅｎｇｔｈｅｎｅｄ ｔｏ ｉｍｐｒｏｖｅ ｔｈｅ ｆｉｒｓｔ ｏｒｄｅｒ ｎａｔｕｒａｌ ｆｒｅｑｕｅｎｃｙ ｏｆ ｔｈｅ ｃａｓｉｎｇ ｅｌｅ￣
ｍｅｎｔ ｏｒ ｔｈｅ ｆｉｒｓｔ ｏｒｄｅｒ ｒｅｓｏｎａｎｃｅ ｏｆ ｔｈｅ ｄａｍｐｉｎｇ ｓｕｐｐｒｅｓｓｉｏｎ ｓｈｅｌｌ ｅｌｅｍｅｎｔ. Ｉｍｐｒｏｖｅ ｔｈｅ ｓｔｉｆｆｎｅｓｓ
ａｎｄ ｄａｍｐｉｎｇ ｏｆ ｔｈｅ ｓｐｉｎｄｌｅꎬｃａｎ ｅｆｆｅｃｔｉｖｅｌｙ ｒｅｄｕｃｅ ｔｈｅ ｖｉｂｒａｔｉｏｎ ｄｅｆｏｒｍａｔｉｏｎꎬｔｏ ａｖｏｉｄ ｔｈｅ ｏｃｃｕｒ￣
ｒｅｎｃｅ ｏｆ ｒｅｓｏｎａｎｃｅ ｐｈｅｎｏｍｅｎｏｎ.
Ｋｅｙ ｗｏｒｄｓ:ｍａｃｈｉｎｅ ｔｏｏｌ ｓｐｉｎｄｌｅꎻｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔａｌ ｍｏｄｅｌꎻａｎａｌｙｓｉｓ ｏｆ Ａｎｓｙｓ Ｗｏｒｋｂｅｎｃｈꎻｎａｔｕｒａｌ ｆｒｅ￣
ｑｕｅｎｃｙꎻｖｉｂｒａｔｉｏｎ ｍｏｄｅ

　 　 机床主轴的性能逐渐向高转速、高精度、
高刚度方向发展ꎬ其动态特性对机床加工精

度和被加工零件表面的质量产生很大影响ꎬ
在其重切削时ꎬ既要承受重切削负荷ꎬ又要可

靠安全地保证所加工零件的高精度[１ － ７] . 由
于主轴单元的静态特性反映了主轴抵抗静态

外载荷的能力ꎬ所以进行静力学分析需要分

析结构在静载荷作用下的应力、应变、位移

等[８ － １０]ꎬ随着机床主轴要求越来越精密且复

杂ꎬ传统的静态分析方法已经不能满足机械

运动分析的要求ꎬ而模态分析和谐响应分析

对于研究主轴系统的振动具有显著效果ꎬ同
时能够提高主轴系统的精度、强度ꎬ以及有效

地抑制主轴的共振[１１ － １５] . 因此ꎬ在静态分析

的基础上进行模态和谐响应分析ꎬ不仅能够

分析静力的应力、应变、静力负载等ꎬ也能研

究在静力负载下的各种响应ꎬ使其更能满足

现实情况的需要[１６ － ２０] . 笔者以某公司的数控

车床主轴模型为研究对象ꎬ制作了机床主轴

系统的实验模型ꎬ研究其在静动态特性下的

各项响应ꎬ从而得到机床主轴的薄弱环节和

振动情况的参数ꎬ分析结果能在产品设计阶

段就能对主轴部件静、动态特性做出符合实

际的预测并提出改进方案.

１　 ＣＪ１９０Ｚ４ 数控机床主轴介绍

ＣＪ１９０Ｚ４ 数 控 机 床 实 验 模 型 如 图 １
所示.

图 １　 ＣＪ１９０Ｚ４ 机床主轴实验模型

Ｆｉｇ􀆰 １　 Ｔｈｅ ｐｉｃｔｕｒｅ ｏｆ ＣＪ１９０Ｚ４ ｍａｃｈｉｎｅ ｔｏｏｌ ｓｐｉｎ￣

ｄｌｅ ｍｏｄｅｌ

　 　 主轴系统的制造精度、抗振性、表面质量

都会影响着整个机床的加工精度和效率.
ＣＪ１９０Ｚ４ 数控机床的加工对象为轴类零件ꎬ
包括阶梯轴和非圆曲面的凸轮轴. ＣＪ１９０Ｚ４
机床的主轴采用带通孔的阶梯形轴和两端支

撑的结构. 加工过程中需要通过不断改变刀

具的加工轨迹和加工速度等参数来对零件进

行切削加工ꎬ润滑方式采用油脂润滑ꎬ冷却方
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式为自冷ꎬ安装方式为水平安装. 这类主轴加

工精度高、零件表面质量好ꎬ有助于现代机械

产品的生产管理ꎬ主轴结构简单紧凑ꎬ拆卸方

便ꎬ传动扭矩大、工作平稳、噪声低和刚性好

等特点.

２　 机床主轴实验模型结构简化

和有限元模型建立
　 　 在使用仿真软件建立模型的过程中ꎬ如
果完全按照实际主轴模型建立是完全不可能

的ꎬ所以有必要对主轴系统模型进行简化ꎬ以
便于进行机床主轴部件的有限元分析. 为了

真实准确有效地对主轴进行特性分析ꎬ简化

时要遵循以下原则:①忽略一些不影响整体

结构的局部ꎬ如退刀槽、倒角等局部特征ꎻ②
对模型中的锥度和曲率进行直线化和平面化

的处理. 因此ꎬ将机床主轴系统结构简化为直

径均匀的空心轴ꎬ简化后的主轴二维图如图

２ 所示. 机床主轴参数如表 １ 所示.
　 　 建立三维模型时可以采用两种方式:一
是在专门的三维造型软件(Ｓｏｌｉｄｗｏｒｋｓ、Ｐｒｏｅ)
中建立模型ꎬ然后再导入到 Ａｎｓｙｓ 软件中ꎻ二
是直接在 Ａｎｓｙｓ 中建立实体模型. 两种方法各

有利弊ꎬ适用于不同的情况.由于笔者的主轴模

型不是十分复杂ꎬ故采用第一种方法ꎬ在 Ｓｏｌｉｄ
ｗｏｒｋｓ 中建立模型再导入 Ａｎｓｙｓ Ｗｏｒｋｂｅｎｃｈ

图 ２　 主轴结构简化图

Ｆｉｇ􀆰 ２　 Ｓｃｈｅｍａｔｉｃ ｄｉａｇｒａｍ ｏｆ ｔｈｅ ｓｐｉｎｄｌｅ ｓｔｒｕｃｔｕｒｅ
表 １　 机床主轴参数

Ｔａｂｌｅ １　 Ｍａｃｈｉｎｅ ｓｐｉｎｄｌｅ ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ

密度 /

(ｋｇ􀅰ｍ － ３)

弹性模量 /

ＧＰａ
泊松比

最高转速 /

( ｒ􀅰ｍｉｎ － １)

最高工作

频率 / Ｈｚ

７􀆰 ８ × １０３ ２０６ ０􀆰 ３ ３ ０００ ５０

进行动静态特性分析ꎬ简单快捷建立模型的

同时实现网格均匀划分.
Ｗｏｒｋｂｅｎｃｈ 平台对模型进行网格划分有

２ 个平台ꎬ即 Ｍｅｓｈｉｎｇ 网络划分和 ＦＥＭ 网络

划分. 笔者采用 Ｍｅｓｈｉｎｇ Ｔｅｔｒａｈｅｄｒｏｎｓ(四面

体网格)划分ꎬ可以使得单元规则ꎬ同时限制

单元的个数ꎬ从而提高计算机的计算速度和

计算精度[２] . 为了更好地分析实验模型的变

形体动态特性ꎬ笔者将实验模型分为两个子

单元:主轴单元和机壳单元. 经过有限元建模

与网格划分后ꎬ主轴三维外观图如图 ３ 所示.

图 ３　 机床主轴有限元模型

Ｆｉｇ􀆰 ３　 Ｆｉｎｉｔｅ ｅｌｅｍｅｎｔ ｍｏｄｅｌ ｏｆ ｍａｃｈｉｎｅ ｔｏｏｌ ｓｐｉｎｄｌｅ

３　 机床主轴实验模型静力学分

析

　 　 静力学分析是为了得到机床主轴在一定

静态载荷作用下所产生的变形ꎬ是结构在特

定的动态激扰下抵抗变形的能力ꎬ也可计算

主轴单元静刚度[３] . 主轴单元静刚度ꎬ主要

是轴向与径向静刚度ꎬ刚度计算是振动理论

和结构稳定性分析的基础. 在质量不变的情

况下ꎬ刚度大则固有频率高. 因此ꎬ需要分析

主轴在受静载荷下主轴前端的变形量. 文中

的有限元模型ꎬ限制了轴两端节点的所有自
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由端ꎬ即设置其各点的 ｘ、ｙ、ｚ 方向位移为 ０.
主轴有限元节点在整体坐标系中的位移、应

变和应力如图 ４、图 ５ 所示.

图 ４　 机床主轴均匀受载时位移与应力

Ｆｉｇ􀆰 ４　 Ｄｉｓｐｌａｃｅｍｅｎｔ ａｎｄ ｓｔｒｅｓｓ ｏｆ ｍａｃｈｉｎｅ ｔｏｏｌ ｓｐｉｎｄｌｅ ｕｎｄｅｒ ｕｎｉｆｏｒｍ ｌｏａｄ

图 ５　 主轴右端受载时位移与应力

Ｆｉｇ􀆰 ５　 Ｄｉｓｐｌａｃｅｍｅｎｔ ａｎｄ ｓｔｒｅｓｓ ｏｆ ｍａｃｈｉｎｅ ｔｏｏｌ ｓｐｉｎｄｌｅ ｗｈｅｎ ｔｈｅ ｒｉｇｈｔ ｓｉｄｅ ｏｆ ｔｈｅ ｓｐｉｎｄｌｅ ｉｓ ｌｏａｄｅｄ

　 　 由图 ４ 可知ꎬ主轴装置在均匀受载时ꎬ其
最大位移为 ４􀆰 １μｍꎬ所以可以计算出此位移

下的主轴静刚度 Ｋ１ 为

Ｋ１ ＝ ４５２􀆰 ９
４􀆰 １ ＝ １１０􀆰 ５ Ｎ / μｍ.

同时主轴均匀受载时最大应力为 ２􀆰 ８９
ＭＰａꎬ最大应力为左右两侧外端轴处ꎬ最小应

力为右伸出轴端处.
图 ５ 可知ꎬ当轴右端受载时ꎬ主轴装置的

最 大 位 移 为 １􀆰 ０５ μｍꎬ 最 大 应 力 为

１９􀆰 ５ ＭＰａ. 最大应力集中在两端外伸轴端

处ꎬ最小应力为右端皮带轮处. 计算出此位移

下的主轴静刚度 Ｋ２ 为

Ｋ２ ＝ ４５２􀆰 ９
１􀆰 ０５ ＝ ４３１ Ｎ / μｍ.

４　 机床主轴实验模型动力学分

析

　 　 在高速精密机床上ꎬ主轴的动态特性直

接影响着加工出来的产品质量. 系统的动力

学分析主要是确定固有频率和振型ꎬ还有就

是在一定载荷下的动力回应模态是机械结构

的固有振动特性ꎬ每一个模态具有特定的固

有频率、阻尼比和模态振型. 笔者动态分析只

需进行模型的模态分析和谐响应分析[４] . 结
构动力学要求解系统的动力方程为

Ｍｕ̈ ＋ Ｃｕ̇ ＋ Ｋｕ ＝ ｆ( ｔ) . (１)
式中:Ｍ 为质量矩阵ꎻＣ 为阻尼矩阵ꎻＫ 为刚

度矩阵ꎻｕ 为位移矩阵.
对于模态分析:
ｆ( ｔ) ＝ ０. (２)
忽略结构的阻尼ꎬ得到动力方程为

Ｍｕ̈ ＋ Ｃｕ̇ ＝ ０. (３)
谐响应分析时载荷和位移按正弦规律随

时间变化:
ｆ( ｔ) ＝ ｆ０ｓｉｎ(ωｔ ＋ ω０) (４)
其动力方程式为

Ｍｕ̈ ＋ Ｃｕ̇ ＋ Ｋｕ ＝ ｆ０ｓｉｎ(ωｔ ＋ φ０) . (５)
４. １　 机床主轴模型主轴单元振动模态分析

４. １. １　 模态分析理论基础

用模态分析来确定结构的固有频率和振

型ꎬ固有频率的大小反映了结构刚度的大小ꎬ
固有频率越大ꎬ刚度也就越大. 通过模态分

析ꎬ可以使结构设计避免共振或者以特定频
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率发生的振动. 由于自由振动是正弦规律的ꎬ
对于模态动力方程为

(Ｋ ＋ ω２Ｍ)ｕ０ ＝ ０. (６)
式中:μ０ 为自由频率总体振幅即振型ꎻω 为

固有频率.
４. １. ２　 固有频率与温度的关系

主轴系统实验模型工作时温度会上升ꎬ
所以有必要分析固有频率随温度的变化[１０] .
材料弹性模量与温度的关系为

Ｅ( ｔ) ＝ ２０７􀆰 ８ － ０􀆰 ０６９ ｔ － ３􀆰 ８ × １０ － ５ ｔ２ . (７)
笔者利用有限元分析软件 Ａｎｓｙｓ Ｗｏｒｋ￣

ｂｅｎｃｈ 主轴单元的前 ６ 阶固有模态进行分

析ꎬ同时分时了不同温度下转子系统固有模

态的变化. 在温度分别为 ２０ ℃ 、２００ ℃、
４００ ℃、６００ ℃和 ８００ ℃ꎬ导热系数 ｋ ＝ ２５􀆰 ９６
Ｗ/ (ｍ􀅰℃)ꎬ热膨胀系数 α ＝ １􀆰 ２５ × １０ －５℃ －１ꎬ
材料密度 ρ ＝７􀆰 ８ ×１０３ ｋｇ / ｍ３ 情况下.各种温度

下主轴单元的固有频率如表 ２ 所示. 由表 ２ 可

知ꎬ２０ ~ ２００ ℃时固有频率有上升ꎬ但是 ２００
℃之后的温度下主轴单元的各阶固有频率都

有降低ꎬ主轴单元的固有频率随温度的升高

而降低. 随着温度的升高ꎬ系统固有频率的改

变量逐渐增大ꎬ所以温度越高主轴单元振动

的固有频率越低.
表 ２　 不同温度下主轴单元的固有频率

Ｔａｂｌｅ２　 Ｎａｔｕｒａｌ ｆｒｅｑｕｅｎｃｉｅｓ ｏｆ ｔｈｅ ｓｐｉｎｄｌｅ ａｔ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ
ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅｓ

模态阶数
固有频率 / Ｈｚ

２０ ℃ ２００ ℃ ４００ ℃ ６００ ℃ ８００ ℃

１ １５１􀆰 １ １ １７１􀆰 １ １ １５６􀆰 ９ １ １３９􀆰 ６ １ １１０􀆰 １

２ １ １５２􀆰 ９ １ １７２􀆰 ９ １ １５８􀆰 ６ １ １４１􀆰 ３ １ １１１􀆰 ８

３ ２ １５７􀆰 ３ ２ １９４􀆰 ８ ２ １６８􀆰 １ ２ １３５􀆰 ６ ２ ０８０􀆰 ５

４ ２ １６１􀆰 １ ２ １９８􀆰 ６ ２ １７１􀆰 ９ ２ １３９􀆰 ４ ２ ０８４􀆰 １

５ ２ ４８７􀆰 ２ ２ ５３０􀆰 ３ ２ ４９９􀆰 ６ ２ ４６２􀆰 ２ ２ ３９８􀆰 ５

６ ３ ４４０􀆰 ８ ３ ５００􀆰 ５ ３ ４５７􀆰 ９ ３ ４０６􀆰 ２ ３ ３１８􀆰 ２

４. １. ３　 机床主轴模态振型分析

主轴的振动可理解为各阶固有振型的线

性组合ꎬ其中低阶固有振型比高阶固有振型

对主轴的振动影响大ꎬ越是低阶固有影响就

越大ꎬ因此主轴的动态特性决定作用主要取

决于低阶固有振型ꎬ经 Ｗｏｒｋｂｅｎｃｈ 运行求解

后前 ６ 阶振型如图 ６ 所示.

图 ６　 主轴单元前 ６ 阶振型图

Ｆｉｇ􀆰 ６　 Ｔｈｅ ｆｉｒｓｔ ６ ｏｒｄｅｒ ｖｉｂｒａｔｉｏｎ ｍｏｄｅｓ ｏｆ ｓｐｉｎｄｌｅ ｕｎｉｔ

　 　 从图 ６ 可以看出ꎬ１ 阶和 ２ 阶振型主要

是转轴在竖向平面和横向平面内的弯曲振

动ꎻ３ 阶和 ４ 阶振型主要是转轴的弯曲振动

或转轴的扭转振动ꎻ５ 阶振型是转轴右轴端

扭转振动ꎻ６ 阶振型主要是转轴的弯曲振动

和膨胀变形. 主轴单元振动主要为主轴的弯

曲振动ꎬ抑制弯曲振动的主要措施是增大主
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轴的抗弯刚度. 主轴单元模型前 ４ 阶振动模

态主要是弯曲振动形态ꎬ后两阶振动模态主

要是扭转振动形态. 抑制弯曲振动的主要措

施是增大主轴的抗弯刚度.
４. ２　 机床主轴临界转速分析

高速主轴的临界转速是某一固有频率下

对应的转速ꎬ当主轴的自转频率与其固有频

率相同时ꎬ主轴会发生共振的情况. 共振是机

械系统振幅显著增大的现象ꎬ会发生在当其

所受激励的频率与该系统的某阶固有频率相

接近时的情况下ꎬ一般情况下共振是有害的ꎬ
会使机械结构产生很大的变形和应力ꎬ甚至

造成破坏性事故. 共振在实际的产品加工过

程中ꎬ不仅影响产品的加工质量ꎬ同时会对机

床主轴造成严重的破坏ꎬ降低主轴的寿命ꎬ会
增大机床的维护成本. 主轴的临界转速与固

有频率的关系为

ｎ ＝ ６０ｆ. (８)
式中:ｎ 为临界转速ꎬ ｒ / ｍｉｎꎻ ｆ 为固有频率ꎬ
Ｈｚ.

计算得到的临界转速如表 ３ 所示. 从表

３ 可以看出主轴的 １ 阶临界转速为 ｎ ＝
６９ ０６６ ｒ / ｍｉｎꎬ 远大于主轴的最高工作转速

３ ０００ ｒ / ｍｉｎꎬ说明此主轴能有效地避免共振

情况的发生ꎬ保证主轴的加工精度.
表 ３　 不同温度下的主轴单元的临界转速

Ｔａｂｌｅ ３　 Ｃｒｉｔｉｃａｌ ｓｐｅｅｄ ｏｆ ｔｈｅ ｓｐｉｎｄｌｅ ｕｎｉｔ ａｔ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ

ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅｓ

模态阶数
ｎ / ( ｒ􀅰ｍｉｎ － １)

２０ ℃ ２００ ℃ ４００ ℃ ６００ ℃ ８００ ℃

１ ６９ ０６６ ６９ ４１４ ６８ ３７６ ６６ ６０６ ６４ ４２２

２ ６９ １７４ ６９ ５１６ ６８ ４７８ ６６ ７０８ ６４ ５１８

３ １２９ ４３８ １３０ ０８６ １２８ ３１６ １２４ ８３０ １２０ ７３２

４ １２９ ６６６ １３０ ３１４ １２８ ３６４ １２５ ０４６ １２０ ９４２

５ １４９ ２３２ １４９ ９７６ １４７ ７３２ １４３ ９１０ １３９ １９４

６ ２０６ ４４８ ２０７ ４７４ ２０４ ３７２ １９９ ０９２ １９２ ５５８

４. ３　 机床主轴模型机壳单元振动模态分析

机床主轴模型机壳单元前 ６ 阶固有频率

和振型计算结果和分析结果如表 ４ 所示.
表 ４　 机床主轴机壳单元的前 ６ 阶固有频率及

临界转速

Ｔａｂｌｅ ４　 Ｔｈｅ ｆｉｒｓｔ ６￣ｏｒｄｅｒ ｎａｔｕｒａｌ ｆｒｅｑｕｅｎｃｙ ａｎｄ

ｃｒｉｔｉｃａｌ ｓｐｅｅｄ ｏｆ ｔｈｅ ｍａｃｈｉｎｅ ｔｏｏｌ ｓｐｉｎｄｌｅ

ｈｏｕｓｉｎｇ ｕｎｉｔ

模态

阶数
ｆ / Ｈｚ ｎ / ( ｒ􀅰ｍｉｎ － １) 模态振型

１ ２５５􀆰 １５ ９１８􀆰 ５４０
主轴基础板上部

轴向方向振动

２ ６７２􀆰 ４ ４０ ３４４ 长外伸段横向振动

３ ７４１􀆰 ０１ ４４ ４６０􀆰 ６ 短外伸段振动

４ １ ０６９􀆰 ２ ６３ ７３２ 长外伸段的横向摆动

５ １ ４７７􀆰 ９ ８８ ６７４ 长外伸段的横向摆动

６ １ ６８５􀆰 ６ １０１ １３６ 整体横向振动

　 　 由表 ４ 可知ꎬ机壳单元的固有频率最小

为 ２５５􀆰 １５ Ｈｚꎬ大于主轴的最高工作频率

５０ Ｈｚꎬ机壳单元的固有频率相对主轴单元的

固有频率小ꎬ说明机壳单元刚度较小. 机床主

轴系统的 ６ 阶振型如图 ７ 所示.
由图 ７ 可知ꎬ机壳单元 １ 阶振型主要是

基础板上部轴向方向的振动ꎻ２ 阶振型主要

是左面外伸端的横向振动ꎻ３ 阶振型主要是

基础板的扭转振动和右面外伸端的变形振

动ꎻ４ 阶振型主要是左面外伸端的横向振动ꎻ
５ 阶振型主要是左面外伸端的横向振动和右

面基础板的扭转振动ꎻ６ 阶振型主要是基础

板的弯曲振动、中间圆形薄壁套筒的弯曲振

动和右面外伸端的变形振动.
　 　 主轴的工作转速为 ３ ０００ ｒ / ｍｉｎꎬ激励频

率为 ３１４ ｒａｄ / ｓꎬ大于机壳单元 １ 阶固有频率

２５５􀆰 ２ ｒａｄ / ｓꎬ故 ＣＪ１９０Ｚ４ 机床主轴系统实验

模型在停车起动阶段机壳单元会发生 １ 阶共

振. 因为抑制共振的最有效措施是增大阻尼ꎬ
为了抑制机壳单元 １ 阶共振的振幅ꎬ采取的

措施是在安装时在中间圆形薄壁套筒与基础

板之间加设了一层橡胶垫. 主轴单元与机壳

单元前 ６ 阶振动固有频率值对比如表 ５ 所

示.
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图 ７　 机床主轴系统的前 ６ 阶振型图

Ｆｉｇ􀆰 ７　 Ｔｈｅ ｆｉｒｓｔ ６￣ｏｒｄｅｒ ｖｉｂｒａｔｉｏｎ ｍｏｄｅ ｏｆ ｍａｃｈｉｎｅ
ｔｏｏｌ ｓｐｉｎｄｌｅ ｓｙｓｔｅｍ

表 ５　 前 ６ 阶振动固有频率值对比

Ｔａｂｌｅ ５　 Ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎ ｏｆ ｎａｔｕｒａｌ ｆｒｅｑｕｅｎｃｉｅｓ ｏｆ ｔｈｅ
ｆｉｒｓｔ ６ ｏｒｄｅｒｓ ｏｆ ｖｉｂｒａｔｉｏｎ ｒａｄ / ｓ

模态阶数
主轴单元

固有频率

机壳单元

固有频率

固有频率

差值

１ １ １５１􀆰 １ ２５５􀆰 ２ ８５９􀆰 ９

２ １ １７１􀆰 １ ６７２􀆰 ４ ４９８􀆰 ７

３ １ １５６􀆰 ９ ７４１􀆰 ０ ４１５􀆰 ９

４ １ １３９􀆰 ６ １ ０６９􀆰 ２ ７０􀆰 ４

５ １ １１０􀆰 １ １ ４７７􀆰 ９ － ３６７􀆰 ８

６ １ ０７３􀆰 ７ １ ６８５􀆰 ６ － ６１１􀆰 ９

　 　 由表 ５ 可知ꎬ主轴单元前 ４ 阶固有频率

均大于机壳单元的前 ４ 阶固有频率ꎬ且随着

阶数的增大固有频率的差值逐渐减少ꎬ表明

主轴单元的刚度大于机壳单元的刚度. 主轴

单元后 ２ 阶固有频率均小于机壳单元的后 ２
阶固有频率ꎬ随着阶数的增大ꎬ固有频率的差

值逐渐增大.
４. ４　 机床主轴单元的谐响应分析

谐响应分析是一种确定一个结构在已知

频率的正弦(简谐)载荷作用下结构响应的

技术. 谐响应分析是频率段扫描ꎬ也就是分析

在一个频率范围内的响应ꎬ各个频率下的响

应位移或响应应力可通过谐响应分析得到.
在 Ｗｏｒｋｂｅｎｃｈ 分析软件中ꎬ谐响应分析的有

限元模型同模态分析的有限元模型基本相

同. 笔者采用模态叠加法进行谐响应分析.
为了对主轴响应特性得到相对准确的评

价ꎬ所以不能忽略一些重要的危险点ꎬ从而保

证得到的主轴动刚度不会发生偏差ꎬ同时保

证生产出来的机床达到实际生产中的加工精

度. 笔者对机床主轴的 ３ 个危险点进行分析ꎬ
分别对机床主轴的前端、主轴中端和主轴后

端的响应位移进行分析ꎬ得到机床主轴的相

位角频率曲线(见图 ８) .
由图 ８ 可 知: 当 激 振 力 的 频 率 从

１ ３００ Ｈｚ增加到２ ０５０ Ｈｚ时ꎬ主轴前端处的

径向位移呈增加趋势ꎬ动刚度有所减小ꎻ从
２ ０５０ Ｈｚ增加至２ ２００ Ｈｚ时ꎬ主轴前端的径
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图 ８　 主轴径向位移曲线图

Ｆｉｇ􀆰 ８　 Ｒａｄｉａｌ ｄｉｓｐｌａｃｅｍｅｎｔ ｃｕｒｖｅ ｏｆ ｔｈｅ ｓｐｉｎｄｌｅ

向响应位移呈迅速增加趋势ꎻ从 ２ ２００ Ｈｚ 增

加至 ２ ７００ Ｈｚ 时ꎬ主轴前端的径向响应位移

又呈迅速减小趋势ꎻ在 ２ ２００ Ｈｚ 时位移达到

最大ꎬ为 ８􀆰 １３ μｍ. 主轴中端径向位移与应力

变化趋势一致. 在激振力的频率为 ２ ９００ Ｈｚ
时ꎬ应力值达到最大ꎬ为 １１０ ＭＰａ 主轴前端

和后端都是在 ２ ２００ Ｈｚ 附近位移达到最大

值ꎬ而主轴中端是在 ２ ９００ Ｈｚ 附近位移达到

最大值

通过对主轴上各点的分析可以发现ꎬ在
２ ２００ Ｈｚ 附近ꎬ主轴的位移响应比较突出ꎬ此
处ꎬ响应位移突然增大ꎬ最大位移达到主轴的

动刚度下降ꎬ由此可以判断此刻主轴容易产

生裂纹ꎻ之后位移响应又突然下降ꎬ主轴动刚

度逐渐提高.

５　 结　 论

(１)将主轴系统实验模型分为主轴单元

和机壳单元两部分可以更精确的进行变形体

振动固有模态分析.
(２) ＣＪ１９０Ｚ４ 机床主轴以弯曲振动为

主ꎬ机壳刚度相对较小ꎬ结构设计合理ꎬ表明

主轴在加工工作过程中不会发生共振的情

况. 机壳单元的固有频率最小为 ２５５􀆰 １５ Ｈｚ.
主轴的 １ 阶临界转速 ｎ ＝ ６９ ０６６ ｒ / ｍｉｎꎬ远大

于主轴的最高工作转速 ３ ０００ ｒ / ｍｉｎꎬ主轴能

有效地避免共振发生ꎬ保证了主轴的加工精

度.
(３)温度对固有频率有影响ꎬ不同温度

下的主轴的固有频率不同ꎬ２０ ℃下的前 ３ 阶

固有频率分别为 １５１􀆰 １ Ｈｚꎬ １ １５２􀆰 ９ Ｈｚꎬ
２ １５７􀆰 ３ Ｈｚꎬ固有频率随温度的升高而降低.

(４)通过谐响应分析ꎬ得出在 ２ ２００ Ｈｚ
附近ꎬ主轴的位移响应比较突出ꎬ此处ꎬ响应

位移突然增大ꎬ达到最大位移. 主轴最大位移

量是 ８􀆰 １３ μｍ.
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