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张永杰１　徐红梅１　JAY H Kim２　刘　爽１　王成龙１　姜　威１

１．华中农业大学工学院/农业农村部长江中下游农业装备重点实验室,武汉４３００７０;

２．CollegeofEngineeringandAppliedScience,UniversityofCincinnati,２９０１WoodsideDrive,Cincinnati,US

摘要　以某锤片式饲料粉碎机转子系统架板为研究对象,采用 ANSYSWorkbench软件对其进行静力学计

算与模态分析.结果显示:实际工况下架板的最大总形变量为０．０３５mm,其发生在中间支撑板上装有８块锤片

的２个销轴的安装孔处,架板沿X、Y 及Z 轴方向上的最大形变量分别为０．０３５、０．００１以及０．０１６mm,各形变量

均较小且与架板实际受力情况相符;架板所受最大应力为１６５．７２MPa,且应力较大的部位仅集中分布在中间支

撑板上装有８块锤片的２个销轴的安装孔附近,架板上绝大部分位置的应力值均在３６．８６２MPa以下;架板的一

阶固有频率为３３９．７９Hz,且前六阶固有频率均远大于粉碎机的激振频率５８．３３Hz,但其存在较大的材料冗余.

基于此,对架板进行拓扑优化,并根据材料去除率为５０％的计算结果对架板结构进行优化设计,优化后架板的

质量由最初的４６．６６kg降至２５．８５kg.对优化后的架板进行静力学计算与模态分析,结果表明,全新的架板的

强度与刚度均足够,且其材料冗余量大幅降低,架板在工作过程中不会发生共振.
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　　随着工农业的快速发展,我国饲料工业进入了

全新的发展阶段.２０１７年全国饲料总产量已达到

１．８６９亿t,高居世界第一位[１].饲料行业发展水平

的高低已成为衡量现代农业发展程度的重要标

志[２],而饲料粉碎机是饲料工业中的核心机械装备

之一,开展有关粉碎机结构设计与优化的研究对于

进一步提高我国饲料行业的发展水平具有重要意

义[３].锤片式粉碎机是目前饲料工业中应用最为广

泛的一种粉碎机机型,其主要利用转子系统中高速

旋转的锤片对物料的冲击、剪切与摩擦等作用以粉

碎物料,具有粉碎质量好、传动连接方式灵活、空载

启动迅速、适应性好、通用性强、使用维修方便等优

点.但锤片式粉碎机在使用过程中仍存在效率低、
能耗高、噪音大、粉碎粒度不均匀等突出问题[４Ｇ７].
以上问题的产生在一定程度上与粉碎机转子系统的

振动状况密切相关,而架板作为粉碎机转子系统的

支撑件,其静态与动态特性对转子系统的振动有重

要影响.但已有的关于粉碎机的研究主要集中在转

子特性分析、粉碎室宽度设计、锤片与筛片的结构优

化等方面.谢瑞清[８]采用有限元法对锤片式粉碎机

转子系统的振动模态与不平衡响应等动态特性进行

了研究.吴兆辉等[９]对６JCFＧ４５B 型与６JCFDＧ５５
型菌草粉碎机的粉碎室进行了分隔处理,建立了各

种不同形状和容积的粉碎室,并对粉碎机的基本性

能进行了测试.杜小强等[１０]基于虚拟样机技术探

讨了锤片磨损对转子振动的影响规律.曹丽英

等[１１]通过试验台实验与颗粒动力学仿真相结合的

方法,研究了粉碎机筛片的结构参数以及分离装置

内部的气流速度对粉碎机筛分效率的影响,并揭示

了粉碎机工作过程中物料的透筛机制.Farayibi[１２]

利用SolidWorks软件中的有限元分析工具对细丝

线圈生产用塑料回收机中的粉碎装置的应力分布与

变形量进行了仿真分析.Kshirsagar等[１３]以罐式

粉碎机为研究对象,采用 ANSYSWorkbench软件

分析了其主要零部件的应力、应变分布与挠度,通过

分析确保了粉碎机设计的安全性.总体来看,目前

针对粉碎机架板静动态特性的研究相对较少,有关

架板结构优化的研究则几乎为空白.实际生产中,
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架板对粉碎机整机性能的影响还有待深入研究.
本研究以某锤片式粉碎机转子系统架板为研究

对象,分析研究其静态与动态特性,并对其结构进行

动态优化设计,为粉碎机架板的结构设计与优化提

供理论参考.

1　材料与方法

1.1　粉碎机转子系统架板有限元分析模型的建立

１)架板三维几何模型的建立.锤片式饲料粉碎

机转子系统主要由锤片、销轴、主轴、架板、开口销以

及套筒组成,如图１所示.本研究中,转子系统的直

径为６０４mm,轴向宽度为３０１mm,转速为３５００

r/min.锤片的排列方式为对称交错型,所用锤片总

数为２４块,锤片使用效率高且运动轨迹均匀不重

复,转子系统受载均匀,设备运转平稳[１４Ｇ１５].粉碎机

架板为三支撑板四销孔的结构形式,其直径为４００
mm,轴向宽度为３０１mm,３块支撑板的厚度均为

１５mm,支撑板上沿直径为３６０mm 的圆的圆周方

向均匀分布４个直径为２０mm 的销孔,用于销轴的

安装.由于架板在粉碎机工作过程中将承受由销轴

与锤片的离心力所产生的压力,该压力将可能使架

板发生较大变形,且架板的振动特性对粉碎机整机

的振动具有重要影响,故本研究主要对架板进行有

限元分析与结构优化设计.

１．锤片 Hammer;２．销轴 Pinroll;３．主轴 Principalaxis;４．架板 Frameplate;５．开口销 Splitpin;６．套筒 Sleeve．

图１　粉碎机转子系统三维几何模型

Fig．１　３Dmodeloftherotorsystemofthehammerfeedgrinder

　　２)架板有限元分析模型的建立.基于 ANSYS
Workbench平台,建立粉碎机架板的有限元分析模

型,过程包含架板三维几何模型的导入、材料属性的

定义 以 及 网 格 的 划 分.本 研 究 中,架 板 材 料 为

Q２３５,其 密 度 为 ７．８６×１０３ kg/m３,弹 性 模 量 为

２．１２×１０１１N/m２,泊松比为０．２８８.网格划分是后

续进行架板静力学计算与模态分析的关键环节,划
分时应考虑将网格数量确定在合适范围内.网格数

量的增加会提高分析结果的准确性,但同时也会增

加计算量.本研究采用自动网格划分法对架板三维

几何模型进行网格划分离散化处理[１６Ｇ１７],结果如图

２所示.架板有限元分析 模 型 的 网 格 节 点 数 为

６９７９８９,单 元 数 为 ４５９３６８,平 均 网 格 质 量 为

０．８２４９１g,划分效果较优.
1.2　粉碎机转子系统架板的静力学计算与模态

分析

　　１)架板的静力学计算.本研究对粉碎机架板

图２　架板有限元分析模型

Fig．２　Finiteelementanalysismodeloftheframeplate

有限元分析模型进行静力学计算,得到给定参数下

架板的静力学计算结果.转子系统高速旋转时,架
板的受力主要集中在销轴安装孔处,孔的内壁所受

压力应为销轴对架板压力与销轴所受离心力之和.
为此,以下首先分析销轴的受力情况.将４根销轴

按顺次编号为销轴Ⅰ至销轴Ⅳ(其中,销轴Ⅰ与销轴

０６１
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Ⅲ上均装有８块锤片,销轴Ⅱ与销轴 Ⅳ均装有４块

锤片).考虑到锤片排列紧密且数量较多,故将每根

销轴左右轴段锤片所受到的离心力简化至该轴段的

中心,则销轴Ⅰ与销轴Ⅲ、销轴Ⅱ与销轴Ⅳ的受载情

况相同.
销轴Ⅰ的受力如图３所示.其中,F１１x与F１１y、

F１２x与F１２y、F１３x与F１３y分别为架板的３块支撑板

上的销轴安装孔对销轴Ⅰ的约束力,由于销轴与架

板安装孔内壁为线接触,故水平方向的力 F１１x、

F１２x、F１３x可近似为零;F１４、F１５分别为销轴Ⅰ左右

轴段上锤片所受离心力之和,且F１４＝F１５＝４F０(F０

为单个锤片所受离心力).图３中l１＝７．５ mm,

l２＝l３＝l４＝l５＝７１．５mm,l６＝２６．５mm.

图３　销轴Ⅰ的受力示意图

Fig．３　DiagrammaticsketchofstressesonthepinrollⅠ

　　由粉碎机转子系统的转速n＝３５００r/min,单
个锤片的质量m１＝０．３３kg,转子中心到锤片末端

及锤片质心的距离分别为r１ ＝３０２ mm、r２ ＝２１２
mm,可计算得到转子系统的角速度ω＝２πn＝３６６．５２
rad/s,锤片末端的速度v０＝ωr１＝１１０．６９m/s,单个锤

片所受离心力为F０＝m１ω２r２＝９３９８．１７N.因此,

F１４＝F１５＝４F０＝３７５９２．６８N.
由图３可知,销轴Ⅰ可看作一度静不定梁.若

选择中间支撑板上的销轴安装孔为多余约束,则相

应的多余支反力为F１２y.由此可得销轴Ⅰ的相当

系统,如图４所示.

图４　销轴Ⅰ的相当系统

Fig．４　ReplaceablesystemofthepinrollⅠ

　　由材料力学相关知识可得如下方程组:
F１１y＋F１２y＋F１３y＝F１４＋F１５

F１４l２＋F１５(l２＋l３＋l４)＝F１２y(l２＋l３)＋

　　　　　　　　　　　 F１３y(l２＋l３＋l４＋l５)

ì

î

í
ïï

ïï

(１)

图４中,销轴Ⅰ在载荷F１４、F１５以及多余支反

力F１２y的作用下发生变形.为保证销轴Ⅰ的变形

与实际情况相符,需使多余约束处的位移满足原始

约束条件.具体到本研究,即要求销轴Ⅰ的相当系

统中,横截面B 处的挠度ω１B 为零.由此可在方程

组(１)的基础上,添加变形协调条件ω１B＝０.
基于叠加法的基本原理,横截面B 处的挠度

ω１B可看作F１４、F１５以及多余支反力F１２y 分别在B
处所产生的挠度ω１１(↓)、ω１２(↓)、ω１３(↑)之和,即
变形协调条件可表示为式(２)所示形式.其中,ω１１、

ω１２、ω１３的表达式分别如式(３)、(４)、(５)所示.
ω１B ＝ω１１＋ω１２－ω１３＝０ (２)

ω１１＝
F１４l２ l４＋l５( )

６l２＋l３＋l４＋l５( )EⅠ
×

l２＋l３( )２＋l２
２－２l２＋l３＋l４＋l５( ) l２＋l３( )[ ] (３)

ω１２＝
F１５ l２＋l３( ) l４＋l５( )

６l２＋l３＋l４＋l５( )EⅠ
×

l２＋l３( )２－ l２＋l３＋l４＋l５( )２＋l２
５[ ] (４)

ω１３＝
F１２y l２＋l３( ) l４＋l５( )

６l２＋l３＋l４＋l５( )EI
×

l２＋l３( )２－ l２＋l３＋l４＋l５( )２＋ l４＋l５( )２[ ] (５)

其中,EⅠ 为销轴Ⅰ的弯曲刚度.联立以上四式

求解可得:

F１２y＝
１１
１６ F１４＋F１５( ) (６)

联立方程组(１)与式(６),解得 F１１y ＝F１３y ＝
１１７４７．７１N,F１２y＝５１６８９．９４N.

同理,对销轴Ⅱ进行受力分析,如图５所示.

图５　销轴Ⅱ的受力示意图

Fig．５　DiagrammaticsketchofstressesonthepinrollⅡ

　　其相当系统如图６所示.

图６　销轴Ⅱ的相当系统

Fig．６　ReplaceablesystemofthepinrollⅡ

　　其中,F２４＝F２５＝２F０＝１８７９６．３４N.如前所述,
利用相同的方法可求得 F２１y＝F２３y＝５８７３．８６N,

F２２y＝２５８４４．９７N.
考虑到架板上销轴安装孔所受压力为销轴对架

板压力与销轴所受离心力之和,故下面求解转子系

统额定工况下,单根销轴所受离心力F销 .F销 可由

式(７)计算得来:
F销 ＝m销 ω２r销 (７)

其中,单根销轴的质量m销 ＝０．８１kg,销轴的角速

１６１
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度ω销 ＝３６６．５２rad/s,销轴质心至转子中心的距离

r销＝１８０mm.代入数值,计算可得F销 ＝１９５８６．２３N.
由于本研究所设计的粉碎机架板由３块支撑板组

成,故单根销轴所受离心力在每块支撑板上产生的

压力F６＝１/３F销 ＝６５２８．７４N.
综上所述,架板上各销轴安装孔所受压力Fij

(其中,i为销轴编号,其取值为１、２、３、４;j 为支撑

板编号,其取值为１、２、３)分别为:
F１１＝F３１＝F１１y＋F６＝１８２７６．４５N (８)

F１２＝F３２＝F１２y＋F６＝５８２１８．６８N (９)

F１３＝F３３＝F１３y＋F６＝１８２７６．４５N (１０)

F２１＝F４１＝F２１y＋F６＝１２４０２．６０N (１１)

F２２＝F４２＝F２２y＋F６＝３２３７３．７１N (１２)

F２３＝F４３＝F２３y＋F６＝１２４０２．６０N (１３)

此外,架板在工作过程中还受到主轴所传递的

扭矩的作用.由粉碎机的功率P 与转速n 可计算

得到扭矩T:

T＝９５５０
P
n

(１４)

其中,P＝１５kW、n＝３５００r/min,计算得T＝
４０．９３Nm.

基于 ANSYSWorkbench平台,建立架板的静

力学分析项目StaticStructural,将架板所受各载荷

添加至其有限元分析模型之上,并在架板与主轴的

配合面添加固定约束.架板的载荷及约束条件施加

情况如图７所示.

图７　架板载荷及约束条件施加情况示意图

Fig．７　Diagrammaticsketchofapplicationof

loadsandconstraintsontheframeplate

　　在前述基础上,对架板进行静力学计算求解,结
果如图８所示.由图８可知,从变形的角度来看,架
板的最大总形变量为０．０３５mm,其发生在中间支撑

板上销轴Ⅰ与销轴Ⅲ的安装孔处(此２个销轴上均

装有８块锤片).架板沿 X、Y 及Z 轴方向上的最

大形变量分别为０．０３５、０．００１、０．０１６mm.各形变

量均较小且与架板实际受力情况相符.从应力分布

的角度来看,架板所受最大应力为１６５．７２MPa,且
应力较大的部位仅集中分布在中间支撑板上销轴Ⅰ
与销轴Ⅲ的安装孔附近,架板上绝大部分位置的应

力值均在３６．８６２MPa以下.考虑到架板材料 Q２３５
的最大许用应力为２３５MPa,则可计算得到架板的

安全系数为１．４２.因此,可认为本研究中架板的强

度与刚度均足够,能满足锤片式粉碎机的实际工作

需求,但架板上有相当部分的材料所受应力及变形

均较小,架板材料冗余量较大,存在一定的优化

空间.

２)架板的模态分析.根据架板的实际工况,采
用 ANSYS Workbench软件建立粉碎机架板的模

态分析项目 Modal,在架板与主轴的配合面添加固

定约束,进行约束模态分析,结果如图９所示.架板

的前六阶固有频率及相应的振型如表１所示.由锤

片式粉碎机的工作原理可知,其在工作过程中的激

振频率为转子系统高速旋转所产生的振动频率.由

于转子系统的转速为n＝３５００r/min,则计算可得

粉碎机的激振频率f＝５８．３３Hz.分析可知,架板

的前六阶固有频率均大于粉碎机的激振频率５８．３３
Hz,即架板在实际工况下可有效避免共振现象的发

生,其动态特性较好.

2　结果与分析

2.1　架板的拓扑优化

拓扑优化是一种在给定载荷与边界条件下,寻
求材料在设计空间内的最优分布状态的优化方法,
又称轮廓优化或广义形状优化.与传统的优化设计

方法相比,进行拓扑优化时无需定义相关参数及优

化变量,仅需确定结构的材料特性、载荷与边界条件

以及去除材料的百分比[１８Ｇ２１].ANSYS Workbench
软件采用变密度法的思想,将机械装备的结构拓扑

优化问题转化为一种特殊形式的形状优化问题[２２],
利用其ShapeOptimization模块可方便地对机械结

构进行拓扑优化仿真.
调用ShapeOptimization模块,建立粉碎机架

板拓扑优化项目,依次完成架板材料属性的定义、三
维几何模型的导入、网格的划分以及载荷与边界约

束条件的施加,并将ShapeFinder中的 TargetReＧ
duction依次设定为２０％、３０％、４０％、５０％,求解结

果如图１０所示.
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　A:架板的总变形 Totaldeformationoftheframeplate;B:架板沿X 轴方向的变形 DeformationoftheframeplatealongtheXＧaxis;

C:架板沿Y 轴方向的变形 DeformationoftheframeplatealongtheYＧaxis;D:架板沿Z 轴方向的变形 Deformationoftheframeplate

alongtheZＧaxis;E:架板的应力 Stressontheframeplate;F:架板的应变 Strainontheframeplate．

图８　架板的静力学分析结果

Fig．８　Staticanalysisresultsoftheframeplate
表１　架板模态频率及振型描述

Table１　Modalfrequencyandvibrationmodedescriptionoftheframeplate

模态阶次

Modelorder
固有频率/Hz

Naturalfrequency
主振型 Modelshape

１ ３３９．７９
右侧支撑板沿Y 轴前后扭动 Therightsupportplatetwistsforwardandbackward
alongtheYaxis

２ ３３９．８５
左侧支撑板沿Y 轴大幅度左右扭动,并且右侧支撑板沿Y 轴小幅度左右扭动 The
leftsupportplatetwistsgreatlyleftandrightalongtheYaxis,andtherightsupＧ
portplatetwistsslightlyleftandrightalongtheYaxis

３ ３３９．８５
左侧支撑板沿Y 轴小幅度左右扭动,并且右侧支撑板沿Y 轴大幅度左右扭动 The
leftsupportplatetwistsslightlyleftandrightalongtheYaxis,andtherightsupＧ
portplatetwistsgreatlyleftandrightalongtheYaxis

４ ３３９．９２
左侧支撑板沿Y 轴前后扭动 Theleftsupportplatetwistsforwardandbackward
alongtheYaxis

５ ３５１．８７
中间支撑板沿Y 轴左右扭动 Themiddlesupportplatetwistsleftandrightalong
theYaxis

６ ３５１．９７
中间支撑板沿Y 轴前后扭动 ThemiddlesupportplatetwistsforwardandbackＧ
wardalongtheYaxis

３６１



　　 华 中 农 业 大 学 学 报 第３８卷　

　A:架板一阶模态 ThefirstＧordermodeoftheframeplate;B:架板二阶模态 ThesecondＧordermodeoftheframeplate;C:架板三阶模

态 ThethirdＧordermodeoftheframeplate;D:架板四阶模态 ThefourthＧordermodeoftheframeplate;E:架板五阶模态 ThefifthＧorder

modeoftheframeplate;F:架板六阶模态 ThesixthＧordermodeoftheframeplate．

图９　架板模态分析结果

Fig．９　Modalanalysisresultsoftheframeplate

　A:材料去除率为２０％ Thetargetreductionis２０％;B:材料去除率为３０％ Thetargetreductionis３０％;C:材料去除率为４０％ The
targetreductionis４０％;D:材料去除率为５０％ Thetargetreductionis５０％．

图１０　 架板拓扑优化结果

Fig．１０　Topologicaloptimizationresultoftheframeplate
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　　根据架板拓扑优化结果,对其结构进行优化设

计.综合考虑架板的强度、刚度及生产制造成本等

因素,确定架板的材料去除率为５０％,经优化设计

后得到如图１１所示的全新架板.优化后的架板中

的３块支撑板均为中心对称图形,考虑到中间支撑

板承载较大,故其材料去除量较两侧支撑板低.

A:优化前的架板 Theframeplatebeforeoptimization;B:优化后的架板 Theframeplateafteroptimization．

图１１　架板优化前后对比图

Fig．１１　Comparisondiagramoftheframeplatebeforeandafteroptimization

2.2　架板优化前后性能对比

为探究新架板的强度与刚度是否满足粉碎机的

性能要求,并分析其在工作过程中是否会发生共振,

现对新架板进行静力学计算与模态分析,并从质量、
最大变形、最大应力、最大应变、固有频率等五个方面

将优化前后的架板特性进行对比,结果如表２所示.

表２　优化前后架板特性

Table２　Characteristicsoftheframeplatebeforeandafteroptimization

架板特性

Characteristics
oftheframeplate

质量/kg
Mass

最大变形/mm
Maximum

deformation

最大应力/MPa
Maximumstress

最大应变

Maximumstrain

一阶固频/Hz
Firstordernatural

frequency

优化前

Beforeoptimization
４６．６６ ０．０３５ １６５．７２ ０．０００７８ ３３９．７９

优化后

Afteroptimization
２５．８５ ０．０３６ １７０．８３ ０．０００８１ ４４６．８９

改变比例/％
Changeratio

－４４．５９ ＋２．８６ ＋３．０８ ＋３．８５ ＋３１．５２

　　由表２可知,优化后架板的质量有了大幅降低,
最大变形、最大应力以及最大应变均有极小幅增加,
但其增长幅度在容许范围内,一阶固有频率有较大

幅度的提升.因此,可认为对架板所进行的拓扑优

化在保证其强度与刚度足够并且不发生共振的条件

下,很好地实现了架板的轻量化设计,架板的优化效

果良好.

3　讨　论

静力学计算主要用于分析不包含惯性和阻尼对

系统作用的情况下,系统零部件在固定载荷下的位

移、应力与应变.同时,静力学计算可以分析固定不

变的载荷和可近似为静力作用的随时间变化的载荷

对系统的影响[２３Ｇ２４].而通过模态分析可以获知机械

装备的固有频率与振型,进而研究其振动特性,优化

其三维结构,最终避免可能引发的共振[２５Ｇ２６].模态

分析可分为反映结构本身固有特性的自由模态分析

与反映结构真实振动情况的约束模态分析,且结构

的各阶固有频率值随阶数的增加而增大,较大变形

往往出现在其前几阶模态中.而本研究旨在探究粉

碎机架板在实际工况下的振动特性,因此仅分析了

架板的前六阶约束模态.
利用 ANSYSWorkbench软件,对粉碎机转子

系统中的关键零部件架板进行静力学计算与模态分

析,研究其静态与动态特性.结果表明,架板变形极

小,其最大总形变量仅为０．０３５mm;板上最大应力

值为１６５．７２MPa,且应力较大的部位仅集中分布在

中间支撑板上装有８块锤片的两销轴的安装孔附

近,其余位置的应力值均在３６．８６２MPa以下;架板

的一阶固有频率为３３９．７９Hz,其前六阶固有频率
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均远大于粉碎机的激振频率５８．３３Hz.因而,架板

的强度与刚度足够,其在实际工作过程中不会发生

共振,但架板材料的冗余量较大.
基于架板的静力学计算与模态分析结果,在保

证其静态与动态特性良好的情况下,对其进行拓扑

优化以降低其材料冗余量.根据适用对象的不同,
拓扑优化可分为连续结构拓扑优化与离散结构拓扑

优化.常用的连续结构拓扑优化方法包括变密度

法、均匀化法、进化结构优化法以及水平集法等[２０],
而离散结构拓扑优化则需在其基结构方法的基础上

通过不同的优化算法进行求解[２２].对于连续结构

拓扑优化而言,由于变密度法的概念通俗易懂,计算

求解较为简单,且其更能反映拓扑优化的本质特征,
因而工程实际中变密度法的应用更为广泛.本研究

采用基于变密度法思想的 ANSYS Workbench软

件实现了架板的拓扑优化.将材料去除率依次设定

为２０％、３０％、４０％及５０％,并综合考虑架板的强度

与刚度以及生产制造成本等因素,基于材料去除率

为５０％的计算分析结果,设计得到全新结构的架

板.优化后的架板质量由最初的 ４６．６６kg降至

２５．８５kg.
最后,对优化后的架板进行静力学计算与模态

分析,结果表明,全新的架板的强度与刚度均足够,
且其不会在工作过程中发生共振.架板静态与动态

特性良好,材料冗余量大幅降低,优化设计在理论上

取得了较好效果.
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Finiteelementanalysesandtopologyoptimizationof
hammerfeedgrinderframeplate

ZHANGYongjie１　 XU Hongmei１　JAY H Kim２

LIUShuang１　WANGChenglong１　JIANG Wei１

１．CollegeofEngineering,HuazhongAgriculturalUniversity/KeyLaboratoryofAgricultural
EquipmentinMidＧLowerYangtzeRiver,MinistryofAgricultureandRuralAffairs,

HuazhongAgriculturalUniversity,Wuhan４３００７０,China;

２．CollegeofEngineeringandAppliedScience,UniversityofCincinnati,

２９０１WoodsideDrive,Cincinnati,US

Abstract　ThestaticcalculationandmodalanalysesoftheframeplateofahammerfeedgrinderroＧ
torsystemwereperformedwithANSYSWorkbenchsoftware．Theresultsshowedthatundertheactual
workingconditions,themaximumtotaldeformationoftheframeplatewas０．０３５mm,occurringatthe
mountingholesofthetwopinrollswitheighthammersontheintermediatesupportplate,andthemaxＧ
imumdeformationoftheframeplatealongtheXＧaxisYＧaxisandZＧaxiswas０．０３５mm,０．００１mmand
０．０１６mm,respectively．Alldeformationsweresmallandconsistentwiththeactualloadconditionofthe
frameplate．Themaximumstressontheframeplatewas１６５．７２MPa,andthepartswithlargestress
wereonlyconcentratednearthemountingholesofthetwopinrollswitheighthammersontheintermeＧ
diatesupportplate．Thestressvaluesatmostotherpositionsontheframeplatewerebelow３６．８６２MPa．
ThefirstＧordernaturalfrequencyoftheframeplatewas３３９．７９Hz,anditsfirstsixordernaturalfreＧ
quenciesaremuchhigherthantheexcitationfrequencyofthehammerfeedgrindercalculatedas５８．３３
Hz．Butthereisaseriousmaterialredundancyproblem．Basedonthis,thetopologyoptimizationofthe
frameplatewasconducted．Theframeplatestructurewasoptimizedonthebasisofcalculatingmaterial
removalrateas５０％．Thequalityofthenewframeplatewasreducedfromtheinitial４６．６６kgto２５．８５
kgafteroptimization．Theresultsofstaticcalculationandmodalanalysesoftheoptimizedframeplate
showedthatboththestrengthandstiffnessofthenewframeplateweresufficient,anditsmaterialreＧ
dundancywasgreatlyreduced．Theframeplatedidnotresonateduringtheworkingprocess．ItisindicaＧ
tedthattheoptimizeddesignoftheframeplatehasdesirableeffects．
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