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Ставится задача выяснения причин потери 
устойчивости токарного станка при поперечном 
точении канавок и растачивании. В качестве ин-
струмента анализа состояния конструкции исполь-
зуются возможности модальной диагностики. 
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MODAL VIBRATION DIAGNOSTICS OF LATHES DESIGNS 
 

In the paper the problem of reasons elucidation 
in the matter of lathe instability at groove cross turning 
and boring is solved. As a tool for the analysis of a 
structure state there are used potentialities of modal 
monitoring, and in particular, a correlation of modal 
parameters, sets of proper characteristics of an elastic 
system (self-frequencies, modal coefficients damping 
and own forms of vibrations) of lathes designs with the 
state of bearings in spindle units. The application of a 
modal approach to the evaluation of a lathe design state 
or an elastic system is a new section in a dynamic anal-
ysis and may be called modal diagnostics. From the 
analysis of the modal parameter values of a lathe one 
traces their tie with the lathe design characteristics, and 
in particular, with the existence of sever rigidity anisot-

ropy of a spindle unit front bearing and also with its 
insufficient tightness. Reasoning from the information 
mentioned of the modal parameters connection with the 
rigidity of a spindle unit front bearing and a state of 
bearing design the authors draw a conclusion of the 
technological state of a spindle unit design. In such a 
way, by the example of the design of two lathes in the 
paper there is shown a possibility of transition from 
experimental frequency characteristics through a pro-
cedure of modal diagnostics to the evaluation of the 
technological state of a spindle unit.      

Key words: modal vibration diagnostics, lathe, 
spindle unit, dynamic rigidity, own frequency, coeffi-
cient of modal damping, modal ductility.  

 
 
Введение 

В основу применения методов струк-
турного анализа к исследованию виброди-
намики положена концепция взаимодей-
ствия источников первичных возмущений, 
порождающих вибрацию, с элементами 
механической конструкции, образующими 
тракт формирования виброколебания. Со-
гласно такой концепции, измеренный дат-
чиком в некоторой точке механической 
конструкции вибросигнал можно предста-
вить как результат воздействия первичных 
возмущений (к ним могут относиться раз-
личные соударения, колебания несбалан-
сированных валов и т. д.) на область или 
участок конструкции со своими упруго-
массо-жесткостными свойствами, по кото-
рому передается вибровозмущение, что 
соответствует представлению о динамиче-
ской системе со своим входом и выходом 
[1]. 

Такой подход позволяет значительно 
расширить информационные возможности 
вибросигнала как источника диагностиче-
ской информации о техническом состоя-
нии конструкции и повысить достовер-
ность диагноза. Это связано с тем, что по-
являются два информационных аспекта: 

• диагностирование функционального 
состояния, определяемого совокупностью 
свойств функционирования: эксплуатаци-
онными показателями, статистическими и 
динамическими характеристиками проте-
кания рабочего процесса, процессов регу-
лирования и т.д; 

• диагностирование структурного со-
стояния, характеризуемого совокупностью 
свойств конструкции: геометрией кон-
структивных  элементов (размерами и 
формой), взаимосвязями деталей (посад-
ками, зазорами, углами и т. д.), состоянием 
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материала (напряженностью, температу-
рой и т.д.). 

Первый аспект широко используется 
в том числе и при диагностике станков, 
однако второй аспект часто не принимает-
ся во внимание, что в случае существенно-
го изменения свойств тракта сигнала мо-
жет привести к неверному диагнозу. 

Использование модального подхода к 
оценке состояния конструкции станка или 
упругой системы является новым разделом 
динамического анализа, и может быть 
названо модальной вибродиагностикой 
[2;3]. Таким образом, под модальной 
вибродиагностикой упругих систем стан-
ков понимается оценка их состояния по 

изменению модальных параметров, т.е. 
комплекта собственных характеристик 
упругой системы (собственные частоты, 
коэффициенты модального демпфирова-
ния и собственные формы колебаний), а 
также по характеристикам, функционально 
связанным с ними, например модальным 
податливостям. Исходной информацией 
является набор экспериментальных вре-
менных или частотных характеристик, по 
которым происходит оценка модальных 
параметров при аппроксимации. 

Ниже представлены результаты при-
менения принципов модальной вибродиа-
гностики к конструкции токарного станка 
модели TNL-100AL.

 
Анализ частотных характеристик токарных станков модели TNL-100AL 

При запуске в эксплуатацию двух то-
карных станков модели TNL-100AL выяс-
нилось, что один из них теряет устойчи-
вость при поперечном точении канавок и 

при растачивании, что сопровождается 
сильными вибрациями и «дробью» на об-
рабатываемой поверхности. 

 
Рис. 1. Запись сигнала на корпусе шпинделя в процессе резания  

канавки с подачей 0,1 мм/об [4] 
 

 
Рис. 2. Экспериментальные АЧХ 

 
На рис. 2 представлены эксперимен-

тальные амплитудно-частотные характери-
стики (АЧХ), соответствующие восприим-
чивостям (мс2/Н), которые были сняты на 
двух токарных станках модели TNL-100AL 
[4]. Вариант 1 соответствует станку с 
устойчивым процессом резания, а вариант 
2 – неустойчивому процессу. Исходные 
экспериментальные данные были любезно 
предоставлены авторам статьи для прове-

дения альтернативной обработки на основе 
методики модальной диагностики. Экспе-
риментальные данные были обработаны с 
помощью программы IMS-I, что позволило 
после перехода от экспериментальных 
восприимчивостей к динамическим подат-
ливостям (мкм/Н) получить комплекты 
оценок модальных параметров для АЧХ, 
соответствующих динамическим податли-
востям (рис. 3). 
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  а)       б) 

 
Рис. 3. Результаты идентификации АЧХ токарного станка: а – вариант 1;  б – вариант 2 

( - эксперимент;  - расчет) 
 

Сравнительный анализ частотных характеристик 
Визуальный анализ АЧХ (рис. 3) по-

казывает, что максимальная динамическая 
податливость у варианта 2 примерно в 2,4 
раза выше, чем у варианта 1, а средняя ди-
намическая податливость в частотном 
диапазоне от 350 до 450 Гц выше более 
чем в 3 раза. Это и обусловливает низкий 
уровень динамического качества  варианта  
2 станка по сравнению с вариантом 1. На 
АЧХ для варианта 1 наблюдается расщеп-
ление пика (бимодальный пик) в диапазоне 
от 420 до 470 Гц с близкими значениями 
коэффициентов модального демпфирова-
ния (2,4 и 2,7%) и с модальными податли-
востями 1,089k и 1,68k, поскольку экспе-
риментальные данные представлены с 
точностью до постоянной k. Обычно такой 
частотный диапазон характерен для шпин-
дельных узлов, но наличие близких соб-
ственных частот - достаточно редкий слу-
чай. Возможно, это объяснимо серьезной 
анизотропией жесткости передней опоры. 

Если рассмотреть значение коэффи-
циента модального демпфирования для 
первой моды во 2-м варианте и среднее 
значение коэффициента модального демп-
фирования для первых двух мод в 1-м, то 
оно ниже на 63,7%, а модальная податли-
вость на 47% выше, чем средняя в 1-м ва-
рианте, что в конечном итоге и определяет 
повышенный уровень динамической по-
датливости во 2-м варианте. Модальное 
демпфирование, равное 1,56 %, несколько 
ниже среднего значения для этого частот-
ного диапазона, которое для станков сред-

них размеров обычно находится в диапа-
зоне от 2 до 3 %.  

Проследим связь модальных пара-
метров с характеристиками конструкции 
станка. Поскольку рассматриваемый диа-
пазон связан обычно с повышенной вибро-
активностью шпиндельного узла (ШУ), то 
ниже будет идти речь о конструкции ШУ.  

Известно, что собственные частоты 
упругих систем станков и модальные по-
датливости практически не зависят от 
демпфирования [2]. Собственные частоты 
и модальные податливости обусловлены 
упруго-инерционными свойствами кон-
струкции. Снижение собственной частоты 
и увеличение модальной податливости во 
2-м варианте однозначно можно объяснить 
уменьшением жесткости конструкции ШУ, 
поскольку инерционные свойства не изме-
нялись. Так как податливость ШУ опреде-
ляется жесткостью передней опоры, то 
можно сделать вывод о пониженной жест-
кости в варианте 2 по сравнению с вариан-
том 1. Коэффициент модального демпфи-
рования нелинейно зависит от жесткости, 
эта зависимость носит экстремальный ха-
рактер.  

Поскольку конструкции ШУ иден-
тичны (рис. 4), то предварительный диа-
гноз таков: повышенная виброактивность 
токарного станка (вариант 2) в частотном 
диапазоне от 300 до 500 Гц обусловлена 
пониженным натягом в передней опоре 
ШУ. 
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Рис. 4. Шпиндельный узел станка TNL-100AL 

 
Влияние предварительного натяга в подшипниках на собственные характеристики 
шпиндельных узлов 

В работе [5] исследовалось влияние 
натяга передней опоры шпинделя горизон-
тально-фрезерного станка на динамиче-
ские характеристики для пяти различных 
регулировок: 

• при зазоре в передней опоре 4 и 1,5 
мкм; 

• при нулевом зазоре; 
• при натяге в передней опоре -1,5 и 

2,5 мкм. 

Эксперименты показали, что величи-
на натяга подшипников оказывает замет-
ное влияние на динамические характери-
стики ШУ только в диапазоне от 350 до 
500 Гц. На рис. 5 показано влияние регу-
лировки передней опоры на собственную 
частоту и максимальную динамическую 
податливость ШУ. 

 

 
                                         а)                 б) 
Рис. 5.  Зависимость первой собственной частоты изгибных колебаний ШУ и максимальной  

динамической податливости (а) а также коэффициента модального демпфирования  
и жесткости передней опоры ШУ (б) от натяга 

 
Показано также, что с увеличением 

натяга в подшипниках передней опоры до 
1,5 мкм логарифмический декремент, а со-
ответственно и коэффициент модального 
демпфирования, увеличивается в 1,5 раза, 
а приведенная жесткость увеличивается в 
14 раз. При дальнейшей затяжке подшип-
ников демпфирование и приведенная 
жесткость уменьшаются. Необходимо от-
метить, что логарифмический декремент 
связан с коэффициентом модального 

демпфирования следующим образом: 
λ=2π� [6]. Приведенная жесткость – вели-
чина, обратная модальной податливости. 

Согласно [7], величина зазора-натяга 
оказывает существенное влияние на рабо-
тоспособность ШУ: точность вращения 
шпинделя, жесткость ШУ, нагрев опор, 
долговечность подшипников. Выбор оп-
тимального предварительного натяга и 
практическое его осуществление является 
одной из самых сложных проблем кон-
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струирования и производства ШУ. Влия-
ние предварительного натяга (ПН) на ра-
ботоспособность ШУ сводится к следую-
щему: 

• С увеличением ПН жесткость ШУ 
увеличивается. Однако существует гра-
ничное значение ПН, при котором даль-
нейшее его увеличение не дает заметного 
увеличения жесткости. Более резко эта за-
кономерность выражена у роликоподшип-
ников, менее резко – у шарикоподшипни-
ков. 

• Существуют оптимальные значения 
ПН, превышение которых влечет за собой 
увеличение вибраций, ухудшение точно-
сти обработки. 

• Влияние величины зазора (натяга) 
на тепловыделение в опорах шпинделя не 
может быть охарактеризовано однозначно.  

• Зависимость между величиной за-
зора-натяга и долговечностью подшипни-
ков не может быть оценена без учета воз-
действий внешней нагрузки. Чем больше 
величина нагрузки, тем при большем натя-
ге достигается максимальная долговеч-
ность. Однако при натягах, превышающих 

оптимальный по долговечности, долговеч-
ность резко снижается. 

• С повышением точности подшип-
ников ПН, допустимый по нагреву и дол-
говечности, увеличивается. Вместе с тем 
для обеспечения заданной жесткости в бо-
лее точных подшипниках нужен меньший 
натяг, чем в менее точных. 

В [8] для невращающихся ШУ токар-
ных станков 1А616, 1610, 16У04П получе-
ны средние значения логарифмического 
декремента по кривым переходного про-
цесса, измеренного на шейке шпинделя. С 
учетом связи логарифмического декремен-
та и коэффициента модального демпфиро-
вания, рассчитана зависимость коэффици-
ента модального демпфирования от зазора-
натяга. При регулировании зазора-натяга в 
пределах, указанных на рис. 6, радиальная 
жесткость передней опоры ШУ для всех 
трех станков изменялась в 2…2,5 раза. 
Анизотропия жесткости ШУ станка 
16У04П, замеренная по восьми радиаль-
ным направлениям, изменялась от 16…20 
Н/мкм при зазоре 10…12 мкм до 34…54 
при натяге -4…-6 мкм (рис. 7). 

 
 

 
 
 
 
 
 
 
 
 
 

 
 
 

 
 
 
 

Анализ приведенных в [7] зависимо-
стей показывает, что при зазорах-натягах в 
интервале от 2 до -2 мкм динамическая 
жесткость максимальна. Однако в связи с 
тем, что при переходе от малых зазоров к 
малым натягам наблюдается заметное уве-
личение жесткости, наиболее приемлемы-

ми для станков рассматриваемых моделей 
являются малые натяги, равные -1…-2 
мкм. Натяги выше указанных величин, хо-
тя они и повышают жесткость передней 
опоры ШУ, являются нежелательными из-
за повышения нагрева подшипников опо-

Рис. 6. Зависимость коэффициента мо-
дального демпфирования первой моды 
от зазора-натяга в подшипнике передней 
опоры токарных станков: 1- 1А616; 2 – 

1610; 3- 16У04П 
 

Рис. 7. Зависимость жесткости ШУ 
(Н/мкм) токарного станка 16У04П от 

зазора-натяга в передней опоре 
 



Вестник Брянского государственного технического университета                 № 3(51) 2016 
 

189 

 

ры, а также ускоренного износа тел каче-
ния и беговых дорожек. 

Как известно, овальность отверстия 
под передний подшипник является одной 
из наиболее распространенных и суще-
ственных ошибок при изготовлении стан-

ков и приводит к анизотропии жесткости 
подшипника и в итоге шпиндельного узла. 
На эффект бимодальности АЧХ токарного 
станка в случае наличия овальности отвер-
стия под передний подшипник однозначно 
указывается в [9]. 

 
Заключение 

Исходя из приведенной выше ин-
формации о связи модальных параметров с 
жесткостью передней опоры шпиндельно-
го узла и состоянием конструкции опоры 
возможен следующий диагноз: 

• Вариант исполнения 2. В подшип-
нике передней опоры (двухрядный роли-
ковый типа 31821000) ослаблен предвари-
тельный натяг. 

• Вариант исполнения 1. В корпусе 
шпиндельной бабки присутствует суще-

ственное отклонение от круглости (оваль-
ность) отверстия под подшипник передней 
опоры шпинделя. 

Таким образом, на примере кон-
струкций двух токарных станков показана 
возможность перехода от эксперименталь-
ных частотных характеристик через про-
цедуру модальной диагностики к оценке 
технологического состояния конструкции 
шпиндельного узла. 
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