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摘要:针对主轴结构主要由人依据经验进行设计,设计结果与人的经验有很大相关性且不能充分考

虑热影响等因素,很难实现智能设计的问题,通过定义主轴结构的几何结构函数,建立主轴结构的强度

约束和刚度约束,实现主轴结构的刚强耦合分析,最终建立了主轴结构设计可扩充的数学模型;根据建

立的主轴结构数学模型,通过数值求解获得主轴符合刚强耦合要求的主轴外廓形状曲线,然后结合装配

要求,利用分段直线拟合的方法,将曲线转化为易加工的直线外廓,从而获得主轴各段的直线外廓,完成

基于刚强耦合的主轴结构设计.最后,以一个立式加工中心的主轴结构设计为例,验证了所提方法的正

确性和可行性,为主轴结构智能设计提供了基础.
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Abstract:Aimingattheproblemsthatthespindlestructurewasmainlydesignedbypeoplebased
ontheirexperience,thedesignresultshadagreatcorrelationwithhumanexperienceandmightnot
fullyconsiderthethermalinfluencesandotherfactors,soitwasdifficulttorealizetheintelligentdeＧ
sign．Bydefiningthegeometricalstructurefunctionsofthespindlestructures,establishingthe
strengthconstraintsandstiffnessconstraintsofthespindlestructures,realizingthestiffnessＧstrength
couplinganalysisofthespindlestructures,andultimatelytheexpandablemathematicalmodelwasesＧ
tablishedforthedesignofthespindlestructures．Accordingtotheestablishedmathematicalmodelof
spindlestructures,thespindleprofileshapecurvethatmeettherigidＧstrongcouplingrequirements
wasobtainedthroughnumericalsolving,andthen,combinedwiththeassemblyrequirements,the
curvewastransformedintoastraightlineprofilethatwaseasytobeprocessedbyusingthemethodof
segmentedstraightlinefitting,soastoobtainthestraightlineprofileofeachsegmentforthespinＧ
dle,andtocompletethedesignofthespindlestructuresbasedontherigidＧstrongcoupling．Finally,
thespindlestructuredesignofaverticalmachiningcenterwastakenasanexampletoverifythecorＧ
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０　引言

机床主轴性能对于机床的性能至关重要[１],
而主轴结构是影响主轴性能的关键,因此有必要

在设计阶段通过合理设计主轴的结构,为后续根

据各种性能进行优化奠定基础,达到减小机床误

差、提高加工精度、降低样机成本的目的.
目前,主轴研究主要集中在完成结构设计后

对主轴性能进行分析并建立相关优化模型方面.

PORTMAN等[２]利用舒尔补全特征值进行刚度

评估的方法设计了双倾斜主轴头和带有倾斜旋转

工件的工作台;ZHANG 等[３]为准确预测主轴系

统的瞬态温度场和相关热行为,提出了一种考虑

固定位置预紧力和润滑油黏温效应的改进型热网

络模型;LIU等[４]、YAO 等[５]指出,构建精度高、
鲁棒性好的热误差预测模型是实现热误差补偿的

重要前提;LI等[６]采用粒子群优化算法优化了反
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向传播(BP)神经网络的拓扑结构,进一步提高了

BP神经网络误差预测模型的预测精度;邓小雷

等[７]提出了基于不规则元胞的混合元胞自动机法

(HCAM)耦合主轴热拓扑优化设计方法;张运涛

等[８]提出采用基于改进粒子群算法对非对称传动

主轴进行多目标优化,针对某特种车辆传动系统

由于结构布局限制导致的主轴两侧非等强度设计

问题,综合考虑传动主轴 轴承系统内外多源激

励,采用集中质量法建立了系统非线性振动模型;
何吉祥等[９]针对主传动系统中的主轴部件提出一

种面向节能的结构优化设计方法;吴永伟等[１０]以

HMC５００主轴系统的特有结构为研究对象,建立

主轴系统的温度场模型进行优化;LI等[１１]建立

高精度电主轴仿真模型对电主轴进行了优化,以
延长电主轴的使用寿命;ABELE 等[１]总结了主

轴单元的发展现状和未来趋势,给出了主轴变形

公式;佐田登志夫等[１２]在机床加工精度热变形的

问题上提出了热刚度概念,利用有限元法分析了

机床的稳态、非稳态的温度分布和变形;JIANG
等[１３]应用有限元方法建立机床结构连接的数学

模型,通过整机有限元模型对连接的位置和数量

进行优化;MORI等[１４]提出一种结合了有限元分

析法和 Taguchi法的主轴系统热结构优化设计方

法来达到减少分析因子组合数目的目的,快速地

确定了主轴箱的最佳设计方案;LI等[１５]在考虑

温度影响下对机床结构部件进行拓扑优化.
在静刚度研究方面,叶开沅等[１６Ｇ１８]针对超静

定梁的问题进行了研究.洪有为[１９]借助机床主

轴系统三维温度场和热变形数学模型,建立了两

类机床主轴系统的热特性有限元模型.高尚晗

等[２０]认为完善的模型包括主轴单元的非线性摩

擦、结合部刚度和阻尼的非线性变化以及系统性

的热 弹性耦合等效模型的建立.范晋伟等[２１]建

立了基于能量输入与耗散反馈原理的机床主轴热

变形预报模型.庞静珠等[２２]提出了基于 TimoＧ
shenko梁理论的主轴热刚度耦合模型,并给出了

高速电主轴系统优化方案.田久良等[２３]建立了

一种主轴 轴承系统的热 力耦合模型.邓小

雷[２４]建立了三维多物理场中流体 温度 结构场

的稳态和瞬态热特性分析模型.李金华等[２５]在

对精密主轴进行参数化建模的基础上,利用有限

元扫描分析了各设计变量对状态变量和目标函数

的影响.在电主轴方面,蒋书运等[２６]建立了电主

轴转子 轴承 外壳系统动力学模型,提出了电主

轴整机临界转速、电主轴轴端动态刚度的计算方

法.熊万里等[２７]在对主动磁悬浮电主轴的发展

历史进行系统性回顾的基础上,从磁轴承承载能

力、系统动力学建模、磁轴承控制器设计和控制系

统响应特性等方面对主动磁悬浮电主轴的关键技

术进行了较深入的综述分析,且提出了未来主动

磁悬浮电主轴的发展趋势.黄华等[２８]提出了基

于热弹性理论与温度场积分中值定理的热误差建

模方法,利用热弹性理论建立了电主轴轴承热变

形模型,得到了关键点温度 轴向热变形的线性模

型,且仅需一个传感器测量关键点温度即可得到主

轴末端 伸 长 量.由 于 主 轴 设 计 中 存 在 不 确 定

性[２９],目前有关主轴智能设计方面的文献报道

较少.
由于主轴结构设计包含有不确定信息,设计

中有冗余,故目前结构设计通常是基于经验进行

的,因此与主轴结构设计直接相关的文献报道较

为有限,大部分文献都是在初步完成主轴结构设

计的基础上进行各种性能优化和建立系统模型优

化,如进行热变形和热误差补偿等研究,且这些研

究都是单独针对某一特性进行的.主轴的结构设

计直接影响主轴及系统的工作性能,是主轴针对

各种性能优化的基础,而目前主轴的研究主要集

中在对经验设计的主轴结构进行静态、动态和热

态特性的分析和优化,因此,实现主轴结构设计的

智能化,对提升主轴性能有极大的促进作用.
总之,上述研究都是在利用经验初步完成主

轴结构设计的基础上进行的,主轴性能受设计者

的影响较大,使得实现智能设计受到限制.目前

主轴结构设计中主要存在的问题是具有不确定性

和冗余,设计中以经验为主,且主要考虑刚度因

素,缺乏对热等因素的考虑,如能智能地、合理地、
耦合考虑各种因素地设计主轴的结构及尺寸则可

以有效解决上述问题.为此,本文从定义主轴结

构的几何参数开始,引入广义的强度和刚度约束

(广义强度和刚度约束可以扩展为热刚度等),在
结构设计中考虑影响主轴性能的热影响因素和针

对高速主轴的高速影响因素,然后结合装配需求

建立主轴结构设计的数学模型,使设计的主轴结构

更合理,为实现主轴结构的智能化设计奠定基础.

１　主轴结构设计模型建立

１．１　主轴的结构函数定义

根据主轴的不同功能需求,对主轴结构的要

求会有所不同,但总体来说,需要满足工作性能的

要求,包括回转精度、静刚度、动刚度、热刚度以及

高速主轴的临界转速、离心效应和陀螺效应等.同

时,还需要考虑合适的工件或刀具定位、轴承间隙
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的调整、润滑和密封等问题,以适应主轴系统的高

速化、高精度化,并满足制造、装配和维修的需求.
传统的主轴设计通常依赖于统计数据和经

验,或根据静刚度最大原则来设计,将主轴设计为

阶梯轴的形式.这需要确定主轴的结构参数,包
括主轴直径D、内孔直径d、主轴悬伸量a和主轴

端部到末端支撑的跨距(即主轴承受弯矩M 作用

段的长度)l,在设计完关键部分l后,根据结构工

艺性要求,延长形成整个主轴,主轴的总长为la.
阶梯轴的几何结构可用如下函数来表示:

Fs ＝
D(x)

d(x){ 　　０≤x ≤la (１)

式中:D(x)为主轴的外径尺寸分布;d(x)为主轴的内径

尺寸分布,当主轴为实心轴时取d(x)＝０.

所以主轴结构的设计过程其实就是根据工况确定

式(１)所示的函数的过程,如果是常见的阶梯轴,
其表达式则为分段函数.

主轴在一般工况中既承受扭矩又承受弯矩,
主轴的结构设计过程就是在获得最小轴颈尺寸的

基础上,根据经验、统计数据,结合制造装配要求,
确定其余部分尺寸和形状的过程,因此,对于主轴

设计,就是在刚强耦合的情况下获取主轴各部分

尺寸的过程.
主轴的长度通常根据安装在主轴上的零件、

零件之间的距离以及零件端面与箱体端面的距离

等因素来估计,因此,主轴结构设计的关键在于在

这些基础上合理地确定主轴各部分的直径.由于

主轴结构模型中D(x)为外径,有与零件配合的

需求,而d(x)一般由主轴使用的刀具刀柄等标

准所规定,因此,在主轴的结构设计中,这一部分

可采用令d(x)＝D(x)􀅰θ的方法确定,θ为常系

数,d(x)随D(x)变化,或直接令d(x)为定值以

减少未知量,则主轴结构函数(式(１))的求解在

相应条件下就变成了求解D(x)表达式的问题,
这可令求解过程简单化,因此,本文对内径采用该

方法来处理.

１．２　 满足强度约束的主轴结构模型

对于任意的主轴结构设计,首先必须满足结

构强度的要求,在此基础上再满足主轴结构的其

他要求(如刚度要求、高速主轴的稳定性要求等),
因此,要设计完成主轴结构,需要建立主轴结构函

数的强度约束模型.

１．２．１　 强度约束表达式

一般在主轴工作时,主轴既承受弯矩作用,也
受扭矩作用,同时还有轴向力作用,因轴向力使主

轴受压,轴向力对强度和变形影响较小,故在设计

中一般忽略轴向力的作用,主要考虑通过校核主

轴上因扭转和弯曲而产生的正应力和切应力是否

满足要求.
扭转产生的切应力τ的校核方式是确保主轴

截面上最大应力小于许用应力,根据材料力学知

识,满足切应力的强度约束表达式如下:

Cs ＝
T(x)max

WP[τ] (２)

WP ＝
π
１６

(D３(x)－
d４(x)
D(x))

式中:T(x)max 为主轴沿轴长分布的每处截面上的最大扭

矩;WP 为抗扭截面系数;[τ]为主轴材料的许用切应力.

而对于弯矩产生的正应力校核,满足正应力

的强度约束表达式如下:

Cn ＝
M(x)max

W[σ] (３)

W ＝
π
３２

(D３(x)－
d４(x)
D(x))

式中:M(x)max 为主轴沿轴长分布的每处截面上的最大弯

矩;W 为抗弯截面系数;[σ]为主轴材料的许用正应力.

对于既承受弯矩又承受扭矩的主轴,根据第

三强度理论,将 M(x)max 用当量弯矩的形式表

达,则将切应力影响转化为正应力影响,因此可用

弯扭合成强度作为约束,并在主轴结构设计的结

构函数中可以引入当量正应力表征主轴结构设计

中的强度约束.
将式(３)展开可以得到

D３(x)－
d４(x)
D(x)≥

３２M(x)max

π[σ] (４)

式(４)即为主轴结构函数的强度约束表达式.

１．２．２　 满足强度约束的最小尺寸求解

主轴结构设计中,各个部分最小尺寸的确定

是主轴结构尺寸确定的基础,根据式(４),每一段

计算式取等号时,对应的主轴形式就是主轴结构

尺寸最小的等强度模型.
对于等强度主轴,其上每一处的最大应力都

等于许用应力,截面每一处的弯矩都是最大弯矩,
由此可以得到主轴结构强度约束σ 下的尺寸,将
其表示为Dσ(x),则有

D(x)≥Dσ(x) (５)

其中,满足式(５)的结构设计尺寸理论上可以被

认为满足强度要求,因此,只要主轴结构尺寸大于

或等于Dσ(x),其设计结果就满足强度约束.
强度设计中一般遵循等强度原则,因此可以

得到主轴结构尺寸的等强度表达形式,通过式(５)
中Dσ(x)确定主轴结构满足强度的尺寸,并引入

主轴的弯矩分布 M(x).根据式(４)可以求得等

强度主轴结构尺寸模型的表达式为

􀅰７９９􀅰
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D４
σ(x)－

３２|M(x)|
π[σ] Dσ(x)－d４(x)＝０ (６)

式(６)为四次方程,求解复杂困难,所以只给

出隐函数的形式,在实践中采用数值方法进行求

解.式(６)的求解需要获得主轴承受的弯矩,而
弯矩与主轴的支撑结构有关,一般主轴支撑有如

下两种情况:对于两支撑的主轴,M(x)根据材料

力学知识很容易求得;而对于属于超静定梁的三

支撑主轴,由于其上存在多余支反力,弯矩形式为

M(x,R),其中R为多余支反力,因此等强度主轴

是变截面的,多余支反力R 又是Dσ(x)的泛函,
导致弯矩求解困难.

唐燮黎等[１８] 基于最小余能原理提出了一种

用于求解超静定等强度梁的计算方法,该方法理

论上提供了超静定等强度梁刚度分布的解析解:
为了求出M(x,R),需要求得多余支反力R,利用

最小余能原理作为补充方程,在线性弹性和小变

形唯一假设下,梁的最小余能原理可以表达为

∂U
∂R ＝∫

l

０

M
S

∂M
∂Rdx ＝０ (７)

式中:U 为梁的余能;R 为超静定梁上多余支反力或多余

弯矩;S 为梁的截面弯曲刚度.

根据式(３)中的强度条件,替换S引入含有R
的弯矩方程,可表示为

S(x)＝EIZ(x)＝φ(x)W(x)＝φ(x)|M(x,R)|
[σ]

(８)

式中:E 为弹性模量;IZ 为截面的惯性矩;φ(x)为系数,

通常是有关截面尺寸的函数,对于圆环截面的主轴,可取

φ(x)＝ED(x)
２

.

将式(８)代入式(７)中得到

∫
l

０

M(x,R)
|M(x,R)|Dσ(x)

∂M(x,R)
∂R dx ＝０ (９)

其中,对于积分项,判断弯矩为正或为负就能消除

M(x,R),M(x,R)对 R 求偏导数也能化简成

M(x)的形式,所以式(９)即可化简成只含Dσ(x)
的等式.由此,式(９)为三支撑的超静定梁等强

度主轴结构 Dσ(x)的隐函数表达式. 根据式

(９),理论上可以求得超静定等强度主轴结构外径

Dσ(x).

１．３　 满足刚度约束的主轴结构模型

主轴作为机械的重要结构件,刚度不足会导

致变形过大,从而使轴线偏离支撑中心引起振动,
致使机械的各种性能降低,导致支撑在轴上的零

件的工作环境恶化,因此,主轴结构设计还必须满

足刚度要求,静刚度是分析其他刚度的基础,故本

文以静刚度为依据进行设计.

虽然强度要求得到满足,但刚度不一定符合

工作要求,特别是对于机床主轴,传统的轴颈尺寸

选择依靠功率和机床类型选型,且认为内外径之

比大于０．７时,主轴刚度会急剧下降,从而会影响

机床的正常工作.
通过强度约束获得主轴结构尺寸的等强度曲

线后,主轴的结构尺寸并不能保证主轴使用时满

足刚度要求,因此,在强度约束的基础上,本文引

入了主轴的刚度约束,以实现刚强耦合,从而获得

满足刚度和强度要求的主轴曲线外廓.
由于前文通过强度推导了结构函数,因此,根

据使用条件即主轴内径既定,可以通过修正外径

尺寸来使主轴结构满足使用刚度要求.即针对式

(１)所示的数学模型,假设它已满足式(５)所示的

强度条件,则本文希望获得满足刚度约束条件的

表达式.

１．３．１　 刚度约束表达式

主轴设计涉及不同类型的刚度,如静刚度、动
刚度和热刚度,但无论哪种刚度,都涉及对主轴在

特定工况下的变形量进行限制,即
δ(x)≤ [δ] (１０)

其中,δ(x)为主轴沿轴向的变形分布,[δ]为允许

的最大变形量.根据主轴所受的力形式,δ(x)可

以表示位移或角度.
主轴结构的实际设计中,强度指标σ(x)要求

主轴截面的每一处取值不小于最小值,而对于刚

度,刚度变形并不关心δ(x)的分布形式,而只关

心δ(x)在特定位置的取值不能大于给定的值,如
机床主轴中最常见的就是主轴与加工刀具配合的

端面位置.
由于静刚度是进行精度分析和其他类型刚度

优化的基础,因此在结构设计中,本文目前将刚度

概念限定为静刚度.计算中使用主轴的挠度作为

弯曲刚度的指标,将主轴端面扭转角作为扭转刚

度的指标,并忽略轴向力引起的变形.
由前 文 所 得 到 的 等 强 度 主 轴 结 构 模 型

Dσ(x)(表示连续变化的尺寸分布),根据卡斯蒂

利亚诺第二定理以及式(７),当主轴上承受切削力

P 作用时,可以得到该处弯曲刚度的约束表达

式为

δP ＝
∂U
∂P ＝∫

l

０

M
S

∂M
∂Pdx ≤ [δP] (１１)

式中:δP 为主轴上力P 作用点的挠度;[δP]为作用力P
位置的允许挠度.

以主轴端面扭转变形为扭转刚度的衡量标

准,其约束表达式如下:
􀅰８９９􀅰
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δT ＝∫
l′

０

T
GIp

dx ≤ [δT] (１２)

G ＝
E

２(１＋ν)　　Ip ＝
π
３２

(D４(x)－d４(x))

式中:δT 为扭矩T 作用下的端面扭转角;l′为主轴受扭矩

T 作用段的长度;[δT]为端面的允许扭转角;G 为材料的

切变模量;ν为泊松比;Ip 为截面的极惯性矩.

１．３．２　 满足刚度约束的最小尺寸求解

为获得满足刚度要求的最小结构尺寸,参照

Dσ(x)的确定方法,对式(１１)和式(１２)取等号,
将满足两等式的结构设计尺寸分别记为DδP(x)
和DδT(x),则上述两值即分别为满足弯曲刚度和

扭转刚度的最小设计尺寸. 根据式(１１)和式

(１２),在设计过程中由于δP 和δT 都只是对端面

单一位置的计算,则DδT(x)可视为恒值,而与弯

曲变形挠度有关的DδP(x)存在按一定形式分布

的情况.
对于DδP(x),由于刚度约束条件函数是关于

D(x)的积分,这说明在数学上满足刚度条件的

最小尺寸分布DδP(x)不唯一且有多个解.而考

虑到主轴结构尺寸的强度约束条件是必须满足的

条件,故不是每种符合条件的结构分布都有实用

价值,因此,为得到实用的刚度分布,在满足端面

刚度要求的条件下,每个位置的积分项的取值需

为正且满足Dδ(x)大于或等于Dσ(x)时才认为

尺寸分布Dδ(x)是刚度合理分配的尺寸.
满足刚度约束条件的Dδ(x)的具体分布形

式由式(１１)和式(１２)很难求出解析解,需要根据

具体的设计要求进行分析.但刚度作为约束条件

的功能依然有效,所以可认为在后续的设计中,只
需满足

D(x)≥Dδ(x) (１３)

则该设计的主轴结构尺寸对刚度条件就是必然满

足的.其中,Dδ(x)可以由下式确定:
Dδ(x)＝ max(DδP(x),DδT(x),􀆺) (１４)

式(１４)中的省略号表明该模型可以对更多

的刚度内涵适用,因此,可以扩展到其他类型刚度

概念.将相应截面系数代入式(１１)和式(１２)后,
则DδP(x)和 DδT(x)的表达式可分别由下式

确定:

　∫
l

０

M(x)

E π
６４

(D４
δP(x)－d４(x))

∂M(x)
∂P dx ＝ [δP] (１５)

∫
l′

０

T(x)

G π
３２

(D４
δT(x)－d４(x))

dx ＝ [δT] (１６)

１．４　 主轴结构设计过程的数学模型

根据前文推导,主轴的结构设计过程就是对

式(１)与式(４)、式(１１)以及式(１２)联立求解的过

程,这个过程将原本基于经验和统计数据的主轴

结构设计转变为方程组的联合数值求解过程,数
值求解获得满足方程组要求的曲线分布后,通过

分段线性回归拟合将曲线分布转换为阶梯直线形

式,然后,根据制造装配要求、经济性、标准化以及

相关轴径尺寸的修正,实现求解过程的信息化,从
而为主轴结构设计的智能化奠定基础,若简化设

计目标D(x),则主轴的阶梯结构设计过程可以

简化为如下数学模型:
maxD(x)≥ (Dσ(x),Dδ(x),􀆺)

D(x)＝

D１(X)＝β１(x－x１)　　x１ ＜x ≤x２

D２(X)＝β２(x－x２) x２ ＜x ≤x３

　 　　⋮　　　　 　 　　　　⋮

Dn(x)＝βn(x－xn－１) xn－１ ＜x ≤xn

ì

î

í

ï
ï

ï
ï

０≤x ≤l

ü

þ

ý

ï
ï
ï
ï

ï
ï
ïï

(１７)

其中,D１(x)~Dn(x)为主轴分段为n段时每段

对应的直径,x１ ~xn 为各段对应的主轴长度方

向上的尺寸,β１ ~βn 为各段直径表示为对应分段

函数时的系数.式(１７)所示为主轴结构设计过

程的数学模型,可以简称为主轴结构设计数学模

型.式(１７)中的省略号表明该数学模型的约束

条件可以扩充,以适用考虑更多设计影响因素的

情况(如引入热变形约束、高速主轴的陀螺效应约

束等),通过对式(１７)进行求解即可获得主轴结

构在不同约束组合条件下的外廓尺寸,使设计的

主轴结构更加能够满足性能需求,从而实现多目

标约束条件下主轴结构设计的智能化.

２　 立式加工中心主轴结构设计实例

主轴支承通常分为静定支承和超静定支承两

种类型.由于静定支承梁的求解相对简单,所以

本文以超静定支承梁为例进行验证.根据建立的

主轴结构设计数学模型,本文选择某立式加工中

心的主轴作为研究对象进行结构设计.为适应特

定工况,本文将数学模型中的基本约束表达式具

体化,以得到主轴结构的设计模型,并进行详细

求解.
在设计要求中,内孔尺寸d(x)通常是根据

配套刀具的刀柄确定的,一般的形式如图１a所

示,其中端部内孔锥度要满足刀柄莫氏锥度的要

求,也就是内径由配套刀具的尺寸决定,因此,本
文可以将其简化为图１b所示的内径形式.基于

式(１７)建立的模型,设计的内容即为求解主轴在

给定工况下的Dσ(x)和Dδ(x).
􀅰９９９􀅰
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(a)一般形式

(b)简化形式

图１　 主轴内孔d(x)的分布简图

Fig．１　Distributiondiagramoftheinnerholed(x)

ofthespindle

２．１　 主轴设计中Dσ(x)的设计方法

根据式(６)给出的Dσ(x)隐函数表达式,需
要求出主轴弯矩方程 M(x).为此,本文根据建

立的主轴受力分析图对主轴模型进行简化.由于

轴向力对主轴产生了压缩作用,故本文仅考虑主

轴的径向支撑.同时,鉴于主轴上同步带传递的

动力相对于切削力来说很小,可将其忽略.在力

的施加方面,由于刀尖尺寸非常小,本文将刀具的

切削力简化为施加在轴端面上的集中力,最终得

到主轴的力学模型如图２所示,其中F１、F２、F３

分别为支撑１、２、３的支反力,l′为主轴端部到扭

矩施加位置的距离,它由主轴的l段考虑制造工

艺自然延伸形成,b 为主轴端部到第二个支撑的

距离.

图２　 主轴受力分析图

Fig．２　Mainspindleforceanalysisdiagram

基于主轴的力学模型,可以将主轴的弯矩公

式表达为

　　M(x)＝Px＋F１‹x－a›１ ＋F２‹x－b›１ (１８)

０≤x ≤l
其中,支反力的正方向被选为使弯矩为正的方向,
‹x－a›１、‹x－b›１ 表示 Heaviside符号函数,以
‹x－a›１ 为例,其定义如下:

‹x－a›１ ＝
０　　　　　x ＜a
x－a x ≥a{ (１９)

根据边界条件M(l)＝０,可以得到

F２ ＝
－Pl－F１(l－a)

l－b
(２０)

将式(２０)代入式(１８)后,消去未知变量,得
到只含有一个未知支反力F１ 的弯矩方程,其表达

式如下:
M(x)＝Px＋F１‹x－a›１ ＋

[－F１(l－a)－Pl]‹x－b›１

l－b
(２１)

０≤x ≤l
考虑到实际工况中主轴的l段受到弯扭合成

作用,根据第三强度理论,采用当量弯矩的方式进

行推导,当量弯矩公式为

MD ＝ M２ ＋(αT)２ (２２)

式中:MD 为弯扭合成强度条件下的当量弯矩;α为考虑到

弯曲正应力和扭转切应力不同循环特性而设的折合系

数,当扭转切应力是脉动循环变应力时取α＝０．６.

由图２可知,主轴的结构是三支撑超静定梁

结构,弯矩方程中必然含有未知支反力. 由于

Dσ(x)必然是连续变化的函数,根据唐燮黎等[１８]

给出的计算方法,可以用最小余能原理求解.
在材料线弹性范围内,先只考虑主轴的l段,

其弯扭受力状态下余能U 的表达式如下:

U ＝
１
２∫

l

０

( M２ ＋(αT)２ )２

S dx ＝

１
２∫

l

０

M２ ＋(αT)２

S dx ＝
１
２∫

l

０

M２

Sdx＋
１
２∫

l

０

(αT)２

S dx

(２３)

由于主轴承受的扭矩是常量,因此式(２３)中

的１
２∫

l

０

(αT)２

S dx 与长度变量无关,对长度变量的

偏导数为零,表明等强度外径主要由弯矩变化决

定,轴段上的扭矩只是决定了主轴的最小尺寸,故
主轴的最小余能原理表达式如下:

∂U
∂F１

＝∫
l

０

M
S

∂M
∂F１

dx ＝０ (２４)

对于该受力形式的主轴,可以根据叶开沅

等[１７] 对超静定等强度梁提出的数值迭代计算方

法进行弯矩方程求解.计算思路为:由于超静定

梁中多余支座反力R 是刚度S(x)的函数,可以

通过最小余能条件迭代求得,故将支座反力暂时

静定化,此时支座反力将与刚度分布无关,任意的

初始刚度分布S(x)通过式(２４)得到的支反力

F１ 即为等强度梁的多余支座反力的一个近似值,
将F１ 代入式(２１)所求得的S(x)即为等强度设

计的一个近似解,然后循环迭代直至所得到的结

果无限接近于超静定等强度梁刚度分布的数值

解,根据上述思路,具体计算过程如下.
根据余能原理,多余支反力的初值是F１,则

将式(２１)可改写为

M(x)＝F１(‹x－a›１ －
l－a
l－b

‹x－b›１)＋

(Px－Pl
‹x－b›１

l－b
) (２５)

引入中间变量f、h、g,则式(２５)可简化为

􀅰０００１􀅰
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M(x)＝F１f＋Ph＝F１f＋g
其中,f 为F１ 的系数函数,h 为P 的系数函数.

根据最小余能原理表达式(式 (２４)),可以推

导出圆环截面主轴的支反力F１ 是弯曲刚度S(x)
的函数,其迭代关系式如下:

S(n)(x)＝
|M(F(n)

１ ,x)|
[σ] φ(x) (２６)

其中,S(n)(x)为第n 次迭代的刚度,F(n)
１ 为第n

次迭代所得多余支反力的近似值. 在迭代过程

中,为了避免主轴截面尺寸出现零值,考虑到主轴

同时受扭切应力,故将扭切强度作为主轴最小尺

寸约束,最终得到三支撑等强度设计主轴完整的

弯矩表达式.将该弯矩表达式代入式(６)即可求

出Dσ(x).但式(６)为四次方程,解析解求解困

难,故需求出Dσ(x)的离散数值解.

２．２　 主轴设计中Dσ(x)的计算过程与结果

已知该主轴材料为４０Cr钢,并从机械设计手

册中获取了相关参数:在对称循环状态下,许用正

应力为７０MPa,许用切应力为５０MPa,弹性模量

为２１０GPa.主轴的弯矩方程如式(１８)所示,其
中所需转矩为同步带大带轮传递的１７．１６N∙m,
同时承受切削力为２０４６N 的作用.切削力可以

分解成轴向力、径向力和切向力三个方向的力,忽
略轴向力的影响,本文取径向力和切向力的合力

１９７５．７４N作为端面切削力,将支反力的位置取为

轴承受力中心的位置.
根据上述数值和迭代计算方法,首先得到初

始支反力的数值,根据等截面梁模型计算结果初

始支反力为４０７０．２N,方向与载荷方向相反.为

进行积分计算,本文将主轴沿轴向等分为１０００
份,并采用复化梯形求积公式进行计算.为了便

于计算,本文使用 Mathematica编写程序进行计

算,计算流程如图３所示.
在上述计算过程中,引入了满足主轴扭转强

度为最初尺寸Dmin 的约束条件,以求得在满足弯

扭合成强度时的弯矩方程 M(x),计算迭代过程

如图４所示,其中,横坐标表示数值计算迭代的次

数,纵坐标表示多余支反力F１ 在迭代过程中的取

值,每个原点表示每一次迭代后F１ 的取值,连线

表示取值变化的趋势.从图４中可以看出,迭代

计算过程收敛很快,查阅计算数据结果发现,在迭

代次数为７时F１ 的取值已经在小数点后两位保

持稳定,稳定值为３９０８．７２N.
基于上述结果,得到了超静定等强度主轴弯

矩方程的完整表达式.弯矩为负值,在主轴上的

分布情况如图５所示,对应的主轴上截面的弯曲

刚度分布如图６所示.通过对比图５和图６可以

图３　 超静定等强度主轴多余支反力数值计算流程图

Fig．３　Numericalcalculationflowchartofexcesssupport
reactionforceforstaticallydeterminedandequal

strengthspindle

图４　 超静定梁多余支反力收敛情况

Fig．４　Valueofexcesssupportreactionforcein
staticallyindeterminatebeams

发现,在前支撑位置,主轴的弯矩和弯曲刚度较

大,而在其他部分则较为平稳.在等强度主轴中,
弯矩较大的区域对应着较大的截面弯曲刚度.

采用数值方法得到的Dσ(x)是一组离散的

数值,本文将其与d(x)进行对比,如图７所示.
图７b是图７a中端部虚线圈所示细节的放大

图.由于采用编程程序中的数组,图７b横坐标位

置中线段开始部分(对应横坐标１的位置)对应实

际模型中的端面位置.图７b表明等强度主轴的

尺寸分布是根据弯矩分布而生成的.受到满足扭
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图５　 超静定等强度主轴的弯矩分布

Fig．５　Bendingmomentdistributionofstatically
indeterminateequalstrengthspindle

图６　 超静定等强度主轴的截面弯曲刚度分布

Fig．６　DistributionofcrossＧsectionalbendingstiffness
ofstaticallyindeterminateequalstrengthspindle

(a)整体分布

(b)局部细节

图７　 等强度主轴的外径Dσ(x)和内径d(x)的整体

分布与局部细节

Fig．７　Theoveralldistributionandlocaldetailsofthe
outerdiameterofequalstrengthspindleDσ(x)and

innerdiameterd(x)

切应力的保障,最小尺寸不会因弯矩零点的存在

而导致设计结果出现零尺寸这一不合理情况.
由图７a可见,整体而言,对于给定内径尺寸

的主轴,等强度主轴的外径尺寸分布Dσ(x)的取

值非常小.这是因为外径尺寸分布Dσ(x)作为

首要最小尺寸约束条件,符合等强度设计中材料

最少消耗的特性.但也同时证明了在机床主轴的

传统经验设计中不考虑强度因素是合理的,因为

在实际工况中,由于刚度等其他约束条件的存在,
设计结果的尺寸必定远远大于Dσ(x).

２．３　 主轴设计中Dδ(x)的设计方法

Dδ(x)设计结果包含了扭转变形和弯曲变

形两部分内容.对于主轴扭转变形,由于受到的

扭矩通常是常量,因此尺寸分布DδT(x)也为恒

值.而对于主轴弯曲变形,其分布随所受弯矩大

小变化.与强度计算一样,需确定该立式加工中

心主轴的弯矩方程表达式,并将迭代求解的最终

多余支反力作为多余支反力代入,其表达式为

　F(n＋１)
１ ＝

－
∫

l

０

(Px－Pl
‹x－b›１

l－b
)(‹x－a›１－

l－a
l－b

‹x－b›１)

S(x)(n) dx

∫
l

０

(‹x－a›１－
l－a
l－b

‹x－b›１)

S(x)(n) dS

(２７)

其中,F(n＋１)
１ 为第n＋１次迭代所得多余支反力的

近似值,并将式(２５)改写为

M(x)＝F(n＋１)
１ (‹x－a›１ －

l－a
l－b

‹x－b›１)＋P(x－l
‹x－b›１

l－b
) (２８)

将弯矩方程(式(２８))代入式(１１)可得

[δP]＝∫
l

０

F１fh＋Ph２

S dx (２９)

由于式(２４)所示的最小余能定理对主轴依

然成立,因此根据最小余能条件得出的式(２７)经

简化后代入式(２９)可以消去F１,则有

[δP]＝∫
l

０

１
S

(－
∫

l

０

Phf
S dx

∫
l

０

f２

Sdx
fh＋Ph)dx (３０)

S ＝E π
６４

(D４
δP(x)－d４(x))

式(２９)是该主轴在刚度约束条件下结构尺

寸DδP(x)的关系式.由前文分析可知,DδP(x)
有多解并不唯一,因此要得到满足实际条件的可

行方案,还需要引入其他设计约束条件,如主轴需

要满足的强度条件.
首先,需确定计算得到的Dσ(x)符合刚度约

束要求.刚度模型的评估包括弯曲刚度和扭转刚
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度两个方面,分别以主轴端面挠度值和端面扭转

角为评估指标.根据式(３０)等号右侧部分的算

式,通过 Mathematica编程计算,在主轴端部受到

１９７５．７４N的载荷时,可得到等强度主轴的端部挠

度值.然后,查阅现代实用机床设计手册,以确定

该类型机床主轴的端面最大挠度应满足的要求.
采用式(１２)提供的方法,已知４０Cr的切变模量为

８０．７７GPa,计算主轴模型的每段在受到传动扭矩

为１７．１６N∙m时的端面扭转变形.根据机械设计

手册的信息,通常主轴的扭转变形要求小于１°/m,
而对于精密稳定的机床主轴,其要求更为严格,扭
转变形应小于０．５°/m.最后,将等强度主轴的计

算结果与允许值一同列入表１进行综合评估.
表１　 等强度主轴的刚度验算

Tab．１　Stiffnesscheckofequalstrengthspindle
尺寸 挠度/mm 扭转变形/((°)􀅰m－１)

Dσ(x) ０．０７６６ １．０８１４
允许值 ０．０６７２ ０．５~１．０

　 注:扭转变形允许值根据轴零件精密程度的不同而在该范围内

变动,下同.

由表１中的数据可以得出,等强度主轴模型

作为最小尺寸模型,其刚度未能满足要求.然而,
直接通过式(２９)求得DδP(x)过于复杂,且应考

虑主轴DδP(x)必须满足大于或等于Dσ(x).尽

管Dσ(x)整体尺寸相对较小导致刚度不足,但

Dσ(x)尺寸分布比例在主轴上是合理的.由此

可知,可以在弯矩较大的区域适度增大截面弯曲

刚度 S(x),而 在 弯 矩 较 小 的 区 域 适 度 减 小

S(x),以近似满足刚度分布的合理性原则.考虑

以Dσ(x)为基础,并结合其他设计条件(如工艺

和装配等约束条件),从而进一步修正Dδ(x).

２．４　 主轴设计中Dδ(x)的计算过程与结果

在Dσ(x)的计算中,如图２所示,通过弯矩

的影响计算只给出l段,通过扭矩的影响计算只

给出l′ 段,而主轴总长为la 段,可以对之前的

１０００段进行等距扩充以适应设计需要.
通过扩充后可获得图８所示的主轴外径结

构,它由一系列离散的点组成,仅代表主轴设计的

理论解.为使主轴外径适用于实际加工,本文使

用直线拟合方法对这些离散数值进行拟合.
尽管在这种比例下主轴外径尺寸Dσ(x)是

连续变化的,但从趋势上可以判断尺寸存在转折

点.这些转折点的位置必然与弯矩的极值或内径

尺寸分布趋势改变的位置相关,因此,根据获得的

主轴尺寸发生转折的位置,本文将主轴外径分为

四段,并对每一段离散的外径分布取值进行直线

拟合,得到了图８所示的外径分布形式.此时,主

图８　 基于Dσ(x)的l段主轴外径拟合曲线

Fig．８　Fittingcurveoftheouterdiameterof
thelＧsegmentspindlebasedonDσ(x)

轴由四条直线边组成,其中每一段的拟合直线方

程为

　　０．５Dσ(x)＝
０．０３４９２５７２－５．５２６８９５×１０－６x
　　　　　　　　　 　　　０≤x ≤０．０６８１３

０．０２６７９８３４＋５．３１８５５６×１０－６ ×(x－０．１４９)

０．０６８１３＜x ＜０．０７９２７

０．０２７０２９０２＋５．１２７９７４×１０－６ ×(x－０．１９１)

０．０７９２７＜x ＜０．１６２６８

０．０２６０７７５１＋１．２７４８０１×１０－２０ ×(x－０．３９２)

０．１６２６８≤x ≤０．４１５

ì

î

í

ï
ï
ï
ï
ï

ï
ï
ï
ï
ï

(３１)

图８中显示了前文步骤中设计出的等强度主

轴外径的直线拟合结果,由于其刚度分配比例合

理,因此可以在此基础上设计满足刚度条件的

主轴.
对于由式(３１)获得的主轴模型,尽管外径已

经是直线,但外表面存在斜面和凹面,导致加工困

难.此外,轴颈变化方向不一致也会造成轴承装

配和定位的问题.从毛坯选择的角度来看,轴颈

尺寸差异大会引起应力集中,增加切削量,导致加

工成本提高.为了解决这些问题,需要对该模型

进行修正.
考虑到主轴需要较高的刚度,修正的思路是

采用增大尺寸的方式.对于外径尺寸连续变化的

主轴模型,将其近似替代为具有高实际加工可行

性的阶梯轴形式,并确保轴颈尺寸朝同一方向减

小以便于零件安装.修正的方法是基于之前得到

的满足刚度合理分配的理论模型,在 MATLAB
中采用stairs函数进行等距阶梯化处理,根据实

际要求,阶梯化时所有段的尺寸都会增大,从而得

到图９所示的形式.对于相同外径尺寸分布的主

轴模型,可以选择不同的近似阶梯形式.图９a和

９b所示分别为拟合较密的阶梯形式和较稀疏的

阶梯形式.较密的阶梯保留了原分布尺寸比例,
但加工程序较为繁琐且需要更大的切削量.较稀

疏的阶梯形式虽然与原分布比例的近似程度较低,
􀅰３００１􀅰
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但切削量较少,更容易加工.修正的基本过程可以

根据不同的重点选择,本文主要考虑切削成本,故
选择图９b所示的阶梯形式作为阶梯轴的近似形

式.对于该初步形式的阶梯轴,在 Mathematica
中编程计算其端部挠度和端部扭转变形量,将检

验结果列于表２.

(a)较密的阶梯形式

(b)较稀疏的阶梯形式

图９　 主轴理论模型修正到阶梯轴形式

Fig．９　Correctionofthespindletheoreticalmodeltoa
steppedspindleform

表２　 初步阶梯轴的刚度验算

Tab．２　Stiffnesschecksforpreliminarysteppedspindle
项目 端部挠度/mm 扭转变形/((°)􀅰m－１)

阶梯轴 ０．０２５５ １．０７８９
允许值 ０．０６７２ ０．５~１．０

　　 由表２可以看出,初步设计的阶梯轴在挠度

方面满足要求,但其扭转变形不符合要求.初步

分析结果表明,这是因为平均扭转变形的变化相

对较大,所以需要对主轴进行尺寸优化以改善这

一性能.
图９b所示的是四段阶梯形式的主轴,其阶梯

外径从主轴端部到末端支撑(即l段)依次设为

D１、D２、D３、D４,将这四个参数作为优化变量,其
取值不能小于当前尺寸.同时,为了保证主轴的

装配,也尽可能多地保留截面刚度分配的信息,还
需满足D１ ＞D２ ＞D３ ＞D４ 的条件.

考虑到四个优化变量值只有下限,以主轴端

面扭转变形最小为优化目标会导致优化求解过程

不收敛,同时优化变量取无限大意味着主轴体积

无限大,也不符现实情况,因此以主轴端面扭转变

形量和最小许用值之间的差值为优化目标,其完

整的优化数学模型如下:
min|δT(D１,D２,D３,D４)－[δT]|
s．t．D１ ≥０．０６９８５２m

D２ ≥０．０６１６１６m

D３ ≥０．０５５６２８m

D４ ≥０．０５２１４３m

D１ ＞D２ ＞D３ ＞D４

ü

þ

ý

ï
ï
ï
ï

ï
ï
ïï

(３２)

本研 究 采 用 Mathematica 软 件 中 自 带 的

“FindMinimum”命令进行优化计算,初值取边界

尺寸,并将其结果列于表３.
表３　 阶梯轴扭转变形优化的结果

Tab．３　Resultsofoptimizationoftorsionaldeformation
ofsteppedspindle m

项目 D１ D２ D３ D４

阶梯轴 ０．０６９８５２ ０．０６１６１６ ０．０５５６２８ ０．０５２１４３

允许值 ０．０７０８５２ ０．０６２６１６ ０．０５６６２８ ０．０５３１４３

　　 表３所示为依据扭转变形优化后的主轴各段

的尺寸,可以看出各尺寸满足允许值要求,但没有

考虑装配、制造和定位要求,故需要考虑这些因素

并对主轴外径尺寸进一步优化.
如图１０所示,由于主轴外径在结构上是对称

结构,故只需表示出主轴外径的一半即可反映主

轴整体的结构尺寸,图１０中黑色实线表示依据表

３获得的主轴外径尺寸分布,红色虚线表示考虑

主轴端面刀具安装要求时的外径尺寸分布,绿色

实线表示考虑制造、装配、定位要求后获得主轴外

径尺寸分布.

图１０　 考虑端面刀具、轴承配合条件的主轴

外径设计过程

Fig．１０　Designprocessofspindleouterdiameter
consideringthematchingconditionsofendface

cuttingtoolsandbearings

在实际应用中,主轴是与零件配合使用的.
主轴在轴端有刀具,在轴上有轴承,而且这些零件

往往都是标准件,在设计中还要考虑这些条件对
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尺寸作进一步地调整.
首先,根据主轴端面形式的标准.已知对轴

端的要求是采用锥度号５０的形式,根据国家标准

GB３８３７[３],将端面外径尺寸增大ΔD１＝０．０５７７８m
至符合标准的形式. 其他轴段若也按等比例增

大,虽然保留了刚度分配的比例,但会导致主轴整

体偏大,因此采用下式计算其他三段的增大量:

ΔDi ＝ΔD１
Δl１

la

la

Δli
　　i＝２,３,４ (３３)

式中:Δl１ 为表３所示主轴D１ 段对应的轴长;Δli(i＝２,

３,４)为其他三段的轴长.

通过式(３３)可以使在同一变化形式下轴段

较短处的外径增大速率相对快,而轴段较长处的

外径增大速率相对缓慢,将具体尺寸结果列于表

４,尺寸分布如图１０中红色虚线所示.
表４　 阶梯轴根据端面刀具配合条件修正后的尺寸

Tab．４　Dimensionsofsteppedspindlecorrectedforend
toolfitconditions m

项目 D１ D２ D３ D４

初始值 ０．０６９８５２ ０．０６１６１６ ０．０５５６２８ ０．０５２１４３
扭转变形优化 ０．１２８５７０ ０．１２１０２６ ０．０７３４４２ ０．０５９０２６

　　 其次,考虑主轴轴上零件配合的标准.已知

主轴的前轴承和中轴承采用７０１７C角接触球轴

承,而后轴承采用７０１５C角接触球轴承,采用轴肩

定位.同时,主轴通过键与同步带连接.根据图

２,D１ 段为轴端外伸部分.D３ 段与中间轴承配

合,需要圆整到标准值.D２ 段定位前轴承,尺寸

要适当地减小.D４ 段考虑制造和功能需求,可以

分为三个功能区,第一段与后轴承配合起定位轴

承作用,第二段安装轴承,且对带轮定位,第三段

为带轮安装段.考虑轴承、带轮定位,安装顺序,

D４ 段可以分为保留的D４、安装轴承定位带轮的

D５、带轮安装固定段D６ 三段.其中,D５ 段与后

轴承配合,圆整到标准值;D４ 段定位后轴承,尺寸

适当调整;D６ 段上面有键槽,已知开键槽深度为

６mm,主轴直径需要大于键槽深度且主轴刚度和

强度不削弱,并且考虑到对刚度有削弱,主轴直径

尺寸要增大１０％,对结果圆整.将得到的尺寸列

于表５,得到的主轴外径尺寸分布如图１０中绿色

实线所示.
表５　 阶梯轴根据轴上零件配合条件修正后的尺寸

Tab．５　Dimensionsofsteppedspindlecorrectedfor
fitconditionsofpartsonthespindle m

项目 D１ D２ D３ D４ D５ D６

修正后尺寸 ０．１２８５７ ０．０９ ０．０８５ ０．０８ ０．０７５ ０．０７

　　最后考虑内径.由图１b可知,其简化形式选

取的是最大尺寸,现在恢复到图１a所示的通用形

式,不会减损主轴的强度和刚度.最终得到的主

轴如图１１所示.

图１１　修正得到的主轴模型

Fig．１１　Revisedspindlemodel

　　根据本文主轴设计的理论模型的约束条件,
通过修正最终得到图１１所示的能够满足加工制

造使用的阶梯轴模型.

３　结论

１)通过建立基于刚强耦合结构设计的数学模

型,将主轴结构设计从原来的经验设计转变为推

理设计过程,以实现结构设计中不确定性和冗余

的解耦,同时设计中使用的强度和刚度约束条件

可以是广义的,这样,在结构设计中可以考虑主轴

的热变形以及高速主轴的陀螺效应等影响约束,
使结构设计考虑的因素更全面,也使设计的结构

更合理.

２)通过建立主轴结构函数,分析了约束主轴

结构的强度约束、刚度约束、装配等约束,建立了

利用计算机进行主轴结构设计的数学模型,使主

轴结构设计可以实现智能化设计.

３)通过对某加工中心主轴的结构设计进行实

例验证,验证了本文方法的可行性,同时克服了主

轴设计中依赖经验和统计方法的局限性.
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