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ВВЕДЕНИЕ

Современное станкостроение характеризу-
ется тем, что постоянно возрастают требования 
по точности обработки при длительном обеспе-
чении параметрической надежности. Это по-
зволяет отказаться от системы планового пред-
упредительного ремонта, которая имеет ряд 
существенных недостатков в условиях много-
номенклатурного производства и максималь-
ной загрузки оборудования с ЧПУ, и перейти на 
систему обслуживания металлорежущих стан-
ков по их фактическому состоянию [1]. Система 
обслуживания станков по фактическому состо-
янию требует реализации возможности оценки 
состояния станка при эксплуатационных режи-
мах и условиях, когда вибрационные процессы, 
характерные для работы отдельных узлов, су-
щественно интенсифицируются, что и должно 
быть зафиксировано методами вибрационной 
диагностики [2].

В современных станках основным источни-
ком вибрационных процессов является привод 

главного движения. Несмотря на его существен-
ное конструктивное упрощение, что ведет к 
снижению числа возможных источников коле-
баний, и всевозможные мероприятия по сни-
жению их интенсивности параллельно ужесто-
чаются и требования к уровню колебаний узлов 
станка, вытекающие из постоянно повышаю-
щихся требований по точности обработки. 

Шпиндельный узел (ШУ) является сложной 
многокомпонентной системой, техническое 
состояние  которой определяется совместным 
влиянием большого числа факторов (вид ком-
поновки, геометрические размеры элементов, 
их физико-механические параметры и др.). 
Указанные факторы зависят от качества изго-
товления деталей и сборки и меняются по мере 
эксплуатации вследствие влияния процессов 
изнашивания. 

При контроле вибрационного состояния 
сложных технических систем, к которым отно-
сятся и металлорежущие станки, обычно поль-
зуются общим правилом: измерения следует 
проводить в точке, наиболее приближенной к 
критическому узлу на жестких элементах кон-
струкции. При этом число сопряженных поверх-
ностей на пути распространения вибрационно-
го сигнала должно быть минимально [2]. Однако, 
так как часто осуществить это не удается, то воз-
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никает проблема оценки уровня возрастания 
вибрационного сигнала в источнике по анализу 
сигнала в виде упругой волны в доступных для 
контроля точках стенки корпуса шпиндельного 
узла. Для этого необходимо разработать модель, 
позволяющую оценить уровень вибрационного 
сигнала в контрольных точках в зависимости от 
уровней сигнала в источниках его возникнове-
ния, который определяет состояние проверяе-
мого узла и  развитие возможного дефекта.

В открытой печати имеется ограниченное 
число работ, посвященных анализу механизма 
передачи вибрационного сигнала от места воз-
никновения к месту измерения. В основном это 
работы в области судостроения и строительства 
[3…6]. В области машиностроения есть отдель-
ные работы А.Н. Чукарина и его сотрудников 
[7…9], посвященные формированию акустиче-
ского уровня объектов, соответствующих дей-
ствующим санитарным нормам условий труда. 

При этом перспективным является метод по 
оценке колебательной мощности в системе на 
основании рассмотрения потоков колебатель-
ной энергии в стационарных (корпусных) объ-
ектах, являющихся связующим звеном с основ-
ными источниками вибраций. 

ЭНЕРГЕТИЧЕСКАЯ МОДЕЛЬ 
ВИБРАЦИОННОГО ПОЛЯ КОРПУСА ШУ

Корпус ШУ металлорежущего станка, как 
правило, изготавливается из чугуна и имеет 
форму прямоугольного параллелепипеда с раз-
делением внутреннего объема перегородками 
или массивными ребрами.

Таким образом, с точки зрения распростра-
нения колебаний корпус ШУ станка представ-
ляет собой совокупность пластин, вибрационно 
связанных между собой в соответствии с геоме-
трией корпуса, колебания которых и формируют 
вибрационную картину. 

Энергетический подход к решению подоб-
ных задач широко используется в виброакусти-
ке инженерных сооружений, таких как здания, 
самолеты, суда и т. п. [3…6].

Несмотря на ряд приближений и допуще-
ний, принимаемых в этих методах, они позво-
ляют получить сравнительно несложные анали-
тические выражения, хорошо согласующиеся с 
экспериментом.

В соответствии с [10] общий поток колеба-
тельной энергии в некотором элементе системы 
равен алгебраической сумме потоков через от-
дельные участки элемента

 

i

iNN , причем
 

для сложных систем некоторые слагаемые могут 
иметь противоположный знак, что свидетель-
ствует о наличии обратных потоков колебатель-
ной энергии. 

Для каждого такого элемента можно запи-
сать уравнение баланса энергии с учетом посту-
пления энергии от внешних источников, обмена 
энергией между связанными элементами и по-
глощения энергии в элементе. Решение систе-
мы такого рода уравнений, количество которых 
равно числу элементов, входящих в состав кор-
пусной детали, позволяет оценить вибрацион-
ные характеристики ШУ в зависимости от осо-
бенностей его конструкции. 

Основными источниками вибраций в при-
водах главного движения являются вращающи-
еся валы, подшипники, зубчатые и ременные 
передачи.

С учетом сказанного система уравнений 
энергетического баланса для стационарного 
процесса i-го элемента может быть записана в 
следующем виде 

ijiijidiss NNNN +=+  .               (1)

Левая часть этого уравнения характеризует 
энергию, теряемую i-м элементом: первое сла-
гаемое в левой части уравнения idissN  опи-
сывает энергию, поглощаемую i-м элементом; 
второе слагаемое – энергию ijN , теряемую i-м 
элементом за счет утечки ее в другие элементы; 
правая часть уравнения характеризует энергию, 
поступающую в i-й элемент: первое слагаемое в 
правой части уравнения описывает поступаю-
щую энергию jiN  из связанных с i-м соседних 
элементов, второе – энергию iN , поступающую 
в i-й элемент из вне через расточки стенки.

На основании уравнения (1) для случая, ког-
да с элементом i связаны элементы trj ,,  и v , 
можно записать  [7]:
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  (2)
где i  – коэффициенты поглощения энергии в 
i-ой стенке корпуса, м-1;

iS  – площадь i -ой стенки, м2;

ii   ;  – коэффициенты передачи ви-
брационной мощности между двумя соседними 
стенками корпуса (в индексе последователь-
ность соответствует направлению потока ви-
брационной энергии, соответственно первый 
индекс означает пластину, из которой передает-
ся мощность, а второй - в которую);

ii ll   
 – длина линии контакта между 

двумя пластинами, м;

vtrji qqqqq ;;;;  – потоки вибрационной 
мощности в i -ой, j -ой, r -ой, t -ой и v -ой 
стенке корпуса соответственно, Вт/м;

ik  – количество подшипников в i -ой 
стенке;
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ikN  – вибрационная мощность, вводимая в 
корпус через k -ый подшипниковый узел в i
-ой стенке корпуса, Вт.

Коэффициенты поглощения энергии в i -й 
стенке корпуса i , м-1, для чугунного корпуса по 
данным работы [7] определяются выражением

i

i
i h

f−⋅=δ ,                    (3)

где if0  – собственная частота колебаний стенки, 
Гц:

( )μ−ρ⋅π
= α

i

i

i
i h

Eh
a

Kf  ,           (4)

где K  – коэффициент, зависящий от способа 
крепления пластины;

ia  – длина i -й пластины, м;
  – плотность, кг/м3;
E  – модуль упругости материала пластины, 

Па;
  – коэффициент Пуассона для материала 

пластины;

ih  – толщина стенки.
При определении коэффициентов передачи 

вибрационной мощности прохождения изгиб-
ных колебаний между двумя соседними стенка-
ми корпуса можно использовать зависимость:




 


ji

ji
0

,                      (5)

где ji0  – коэффициент прохождения нор-
мально падающей волны из i -й пластины в j
-ю пластину [11];

  – коэффициент, учитывающий соотно-
шение толщин пластин [6].

Ниже на основании обобщенного уравне-
ния (2), приведены уравнения энергетического 
баланса для корпуса ШУ станка мод. 16Б16КП, 
расчетная модель которого, построенная по сре-
динным плоскостям стенок, показана на рис. 1. 
В две из 9-и плоских прямоугольных пласти-

ны (№ 6 и 7) в корпус через подшипники опор 
шпинделя поступает колебательная мощность 
от источников вибрации. 

И спользуя обобщенное уравнение (2), за-
пишем уравнения энергетического баланса для 
принятой расчетной модели:
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где 76,NN  - вибрационная мощность, поступа-
ющая в стенки № 6 и 7 соответственно.

Решение системы уравнений (6) для рас-
сматриваемой расчетной модели в символьном 
виде получено с использование пакета Mathcad: 

;799,4169042,4172 761 NNq 

;947,4151148,4145 762 NNq 

;830,3662987,3657 763 NNq 

;709,3717605,3712 764 NNq 

;252,3712209,3714 765 NNq            
 (7)

;585,5304126,5350 766 NNq 

;238,5305039,5271 767 NNq 

;947,2782797,2783 768 NNq 

.311,2805730,2802 769 NNq 

ОПРЕДЕЛЕНИЕ ВИБРАЦИОННОЙ 
МОЩНОСТИ ИСТОЧНИКОВ КОЛЕБАНИЙ 

Особенностью формирования виброакусти-
ческой картины приводов станков является на-
личие элементов, которые даже при отсутствии Рис. 1. Расчетная модель ШУ станка мод. 16Б16КП
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в них дефектов являются источниками колеба-
ний. К таким источникам относятся валы, име-
ющие остаточный дисбаланс, зубчатые переда-
чи и подшипники. 

Для шпинделей металлорежущих станков 
предпочтительным классом точности балан-
сировки является 4,0G согласно ГОСТ ИСО 
1940-1-2007, для которого значение показателя 
класса точности балансировки, мм/с, состав-
ляет 4,0pere мм/с, где pere – допустимый 
удельный остаточный дисбаланс;  – угловая 
скорость ротора при максимальной частоте вра-
щения, рад/с.

Допускаемый остаточный дисбаланс perU , 
г×мм, в соответствии с  ГОСТ ИСО 1940-1-2007, 
определяется как

 





me
U per
per 1000 ,              (8)

где m–  масса шпинделя, кг.
В свою очередь, центробежная сила UF , Н, 

приложенная в центре масс, при допустимом 
значении остаточного  дисбаланса perU , г×мм, 
определится как:

Ω= −
perU UF .                  (9)

Если рассматривать шпиндель как балку на 
жестких опорах, то, принимая во внимание рас-
положение центра масс, можно определить ре-
акции опор:

ba
bFR UAU +

=
ba
aFR UU +

=  ,      (10)

где a ; b  – расстояние от центра масс шпинделя 
до середины передней и задней опор соответ-
ственно.

Учитывая вращение шпинделя, имеем

( ) tRtR AUU ω=
( ) tRtR BUBU ω=

                 

(11)

где BUAU RR  – амплитудные значения сил в 
опорах от дисбаланса;

  – угловая частота: nπ=ω ,
где n  – частота вращения вала, об/мин. 

Если для передачи движения на шпиндель 
используется переборная группа, то на него до-
полнительно действует сила в приводном зуб-
чатом зацеплении. Учитывая, что при работе 
зубчатого зацепления последовательно реали-
зуется однопарное и двухпарное зацепления, 
можно принять, что сила, действующая по ли-
нии зацепления, может быть представлена в 
виде (рис. 2)

tP ω+= .             (12)

Имея в виду, что в момент перехода от одно-

парного зацепления к двухпарному нагрузка 
меняется в два раза [12…14], значение 0P  для 
зубчатого зацепления может быть найдено сле-
дующим образом

=
=+
=−

PP
PPP
PPP

.                       (13)

Из системы (13) находим 
PP = .                           (14)

Радиальная составляющая от действующей 
силы равна:

r PP = .                   (15)

Значение P , Н, определяется по передава-
емому крутящему моменту, Н×м, и параметрам 
колеса (модулю m , в мм, и числу зубьев z ):

( )mzMPcm = .            (16)

Так как мониторинг состояния ШУ обычно 
выполняется на холостом ходу, то крутящий мо-
мент будет определяться преодолением трения 
в опорах шпинделя.

Момент трения в опорах шпинделя M , Н·м, 
зависит от типа подшипника, условий смазыва-
ния и вязкости смазочного материала [15]:

( ) ( )dfdfnM += − ,    (17)

где – кинематическая вязкость смазочного 
материала при рабочей температуре подшип-
ника, мм2/с;

ff  – коэффициент, зависящий от типа 
подшипника и условий смазывания для перед-
ней и задней опоры соответственно; 

dd  – средний диаметр подшипника 
передней и задней опоры соответственно, мм.

Радиальная сила, действующая в зубчатом 
зацеплении, вызовет соответствующие силы в 
передней и задней опорах шпинделя,:

zz

z
rAZ ba

bPR
+

=
zz

z
rZ ba

aPR
+

= ,  (18)

Рис. 2. Изменение силы в зубчатом зацеплении
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где za ; zb  – размеры, определяемые расположе-
нием приводного колеса на шпинделе от середи-
ны передней и задней опор соответственно.

В соответствии с [10] на практике колеба-
тельную мощность в данной точке определяют 
через приложенную силу и виброскорость в этой 
точке, согласно равенству

( ) ( )dttVtF
T

N
T

= ,              (19)

где T  – время усреднения (в случае гармониче-
ского процесса равно периоду);

 tF  – мгновенное значение силы;
 tV  – мгновенное значение виброскорости.

Для опор шпинделя значения  tF  опреде-
ляются, как реакции в опорах ( )tR U ( )tRBU   
и ( )tR Z ( )tRBZ .

В соответствии с [8, 16, 17] водимую в стен-
ки корпуса шпиндельной бабки вибрационную 
мощность от подшипниковых узлов можно 
определить, используя известные зависимости 
соотношения деформации в опоре и жесткости 
опоры:

( )
dt
dtRN i

ii
Δ⋅= ,                  (20)

где  tRi  – реакция в опоре, Н;  

i  – деформация опоры, м; 

dt
d iΔ

 – скорость деформации.

Учитывая, что

 

 
i

i
i j

tR
 , где ij  - жесткость

 
опоры, Н/м, получим

( ) ( )
dt
tdR

j
tRN i

i

i
i ⋅= .                 (21)

Тогда в соответствии с (21) имеем

( ) ( )
dt
tdR

j
tRN A

A

A
A ⋅= ( ) ( )

dt
tdR

j
tRN B

B

B
B ⋅= . (22)

В случае учета амплитудных значений получаем
- для дисбаланса

n
j
RN
A

AU
AU

π⋅=  
n

j
RN
B

BU
BU

π⋅= ; 

 

(23)

- для зубчатой приводной шестерни

n
j
RN
A

AZ
AZ

π⋅=   
n

j
RN
B

BZ
BZ

π⋅= . 

  

(24)

Аналогичные выражения получены и ис-
пользованы в работе [16] для возмущающей 
силы в виде силы резания.

Даже в случае действия статической нагруз-

ки (вес шпинделя) в корпус будет поступать ви-
брационная мощность, связанная с переменной 
жесткостью подшипников опор.

В соответствии с [8, 16, 17] водимую в стен-
ки корпуса шпиндельной бабки вибрационную 
мощность от подшипниковых узлов можно 
определить, используя выражение (20), прини-
мая при этом:

  constRtR ii  , а
  tj

R

i

i
i  ,      (25)

где  tji  – жесткость опоры, Н/м.
Тогда получим

( )⋅=
tjdt

dRN
i

ii .                (26)

В соответствии с [18]

( ) ( )[ ]tzjtj iciiicpi ωμ−=  ,         (27)

где jicp  – среднее значение жесткости;

iz  – число тел качения;

( )

( ) γ
+

−π=

=γ
+

−ω=ω
 ,      (28)

где B  –  угловая скорость вала, 1/с;
n  – частота вращения вала, об/мин;

iTD  – средний диаметр тел качения;

iD  – наружный диаметр подшипника;

id  – внутренний диаметр подшипника;

i  – угол контакта.
Так как в [18] приведены значения коэффи-

циента   при небольших значениях z  ( 9z ) 
по сравнению с применяемыми в шпиндельных 
подшипниках, то была построена регрессион-
ная  зависимость: 

+=μ − iz
i e .                   (29)

Выражение (20) с учетом (21) можно запи-
сать как 

( )
( )

( )[ ]ωμ−
ωωμ⋅−=

=⋅=

.           (30)

Учитывая малую величину i , можно при-
нять ( ) ≈ωμ− tz icii .

Тогда для амплитудного значения скорости 
деформации будем иметь

icii
icp

i
i z

j
RN ωμ⋅=  

                   

(31)

и 
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AcAA
Acp

G z
j
RN ωμ⋅= BcBB

Bcp

BG
B z

j
RN ωμ⋅=  , (32)

где GR   GR   – реакции в опорах шпинделя от 
его веса.

Рассмотрим определение вибрационной 
мощности в источниках на примере универ-
сального станка мод. 16Б16КП, имеющего ШУ 
с переборной группой. Максимальная частота 
вращения шпинделя составляет: 2000n об/
мин или  =209,44рад/с. 

Масса шпинделя с установленным патроном 
(рис. 3) составляет 56,514кг.

Передняя опора шпинделя - роликовый ко-
нический двухрядный 4-697716, задняя - роли-
ковый конический однорядный 4-17814. Ради-
альная жесткость передней опоры  – 2153.106 

Н/м, задней опоры – 821,6.106 Н/м.
Центробежная сила, приложенная в центре 

масс, при допустимом значении остаточного 
дисбаланса 934,107perU г×мм, и при макси-
мальной частоте вращения 2000 об/мин соста-
вит 735,4UF Н.

Центробежная сила обеспечит реакции в 
опорах шпинделя: RAU = 4,592 Н; RBU =  0,143Н.

Момент трения в подшипниках шпинделя 
при частоте вращения n 2000 об/мин (при ис-
пользовании масла для смазки И-5А (кинемати-
ческая вязкость =6 мм2/с) равен M = 0,43 Н×м.

Силы в зубчатом зацеплении Pст = 5,547 Н и 
632,00 rP Н вызовут реакции в опорах шпинде-

ля RAZ = 0,459 Н и RBZ = 0,173 Н.
С учетом расположения центра тяжести 

(рис. 3) имеем RAG = 537,694 Н и RBZ = 16,708 Н. 
Таким образом, в случае учета амплитудных 

значений получаем следующие значения вибра-
ционных мощностей, вводимых в корпус ШУ че-
рез опоры шпинделя: 

-   
−⋅=AUN ; −⋅=BUN ; 

-     
−⋅=AZN ; −⋅=BZN ; 

-   
−⋅=N ; −⋅=BN . 

ЗАКЛЮЧЕНИЕ 

Разработанная модель вибрационного поля  
ШУ позволяет получить распределение пото-
ков вибрационной мощности по стенкам в за-
висимости условий их сопряжения, геометрии 
и размеров корпуса. Полученные зависимости 

iq  от уровня вибромощности, поступающей от 
основных источников, дают возможность вы-
брать места корпуса, доступные для контроля, 
обладающие наибольшей информативностью. 
Полученная модель вибрационного поля  может 
быть использована для определения эталонных 
значений виброскоростей, которые формиру-
ются от источников при отсутствии дефектов. 
Это позволит при безразборной диагностике 
обнаружить возникновение дефекта на ранних 
стадиях, а при наличии дефекта оценить уро-
вень его развития.

Сравнение полученных результатов, пока-
зывает, что наиболее значимыми факторами, 
определяющими вибрационную мощность, вво-
димую в корпус ШУ, являются работа подшип-
ников, вес шпинделя и расположение его центра 
масс. Это дает возможность в первую очередь 
обнаружить зарождающиеся дефекты именно 
в подшипниках, являющихся, как показывает 
практика, определяющими элементами пара-
метрической надежности ШУ.

Рис. 3. Шпиндель станка мод.16Б16КП
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DETERMINATION OF VIBRATION POWER
OF VIBRATION SOURCES OF SPINDLE UNITS OF METAL CUTTING MACHINES

© 2021 A.F. Denisenko, V.V. Mikhailov

Samara State Technical University

Monitoring the state of spindle assemblies of modern metal-cutting machines using CIP methods implies 
the possibility of installing control sensors in places with maximum vibration information content. In this 
regard, the assessment of the informativeness of the vibration fi eld of the spindle assembly, which can be 
carried out in advance, taking into account the design fea-tures, geometric and dimensional characteristics, 
is an urgent task. Based on the energy approach, using the example of the spindle assembly of a universal 
lathe, a computational model is pro-posed, built along the median planes of the walls. On the basis of the 
calculated model, the equa-tions of the energy balance were compiled taking into account the conditions 
for the transfer of vibration power between the walls of the housing. The method for determining the 
vibration power of the main sources in the spindle assemblies is given: a spindle with residual unbalance, a 
drive gear and bearings. It has been established that the most signifi cant factors determining the vibration 
power introduced into the spindle unit housing are the operation of the bearings, the weight of the spindle 
and the location of its center of mass. The result obtained makes it possible to detect incipient defects in 
the bearings, which, as practice shows, are the defi ning elements of the parametric reliability of spindle 
assemblies. The resulting model of the vibration fi eld can be used to determine the reference values of 
vibration velocities that are formed from sources in the absence of defects.
Key words: spindle assembly, spindle support, energy model, vibration power, unbalance, rolling bearings
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