
диапазоне, обеспечивающие наименьшие амплитуды радиальных колебаний ро­
тора в обеих.опорах при различном ’’внешнем” дисбалансе. Векторы наимень­
шего влияния дисбаланса, обусловленного неуравновешенными массами и

, постоянны практически для всех рассмотренных значений неуравнове­
шенной массы и частот вращения ротора. При этом градиент фаз ф в случае 
наименьшего влияния на уровень радиальных колебаний ротора как в опоре І, 
так и в опоре 2, равняется я . Если же сравнить оптимальные градиенты фаз 
при оптимальном ф =  180° с результатами, полученными при = 0 (см. 
рис. 2 ), то окажется, что векторы наименьшего влияния дисбаланса от из­
менили свое направление на противоположное, что вполне объяснимо, 
поскольку ^ 3  >  ^ 2  •

Опыт эксплуатации технологического оборудования для прецизионной 
резки полупроводниковых материалов сверхтонкими алмазными дисками по­
казывает, что в большинстве случаев внешний дисбаланс от инструмента пре­
вышает остаточный дисбаланс ротора в плоскости коррекции, расположенной 
ближе к плоскости крепления инструмента. Это связано в первую очередь с не­
избежной погрешностью установки инструмента с оправкой на посадочной 
шейке вала. Поэтому учет ’’внешнего” дисбаланса от инструмента и выбор гра­
диента фаз ^  при балансировке ротора открывает дополнительные возможно­
сти для улучшения точностных и динамических характеристик шпиндельного 
узла. В рассмотренном случае такой подход позволил уменьшить виброактив­
ность системы более чем в 2 раза.
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В.Ф. ГОРОШКО, Н.А. КОЗЛОВСКИЙ

ВИБРОУСТОЙЧИВОСТЬ ПРИВОДОВ ПОДАЧ ФРЕЗЕРНЫХ СТАНКОВ 
ПРИ РАЗЛИЧНЫХ РЕЖИМАХ РЕЗАНИЯ

при работе фрезерных станков на повышенных скоростях и при значи- 
тельных усилиях резания возникают колебания рабочих органов, ограничиваю­
щие максимальные режимы фрезерования. При обработке торцовыми фреза­
ми амплитуда этих колебаний достигает наибольшего значения [1] . Проведен­
ные исследования фрезерно-расточного станка мод.6М610Ф2-1 показали, что в 
его системе СПИД основная доля упругих перемещений (до 80 %) приходится 
ца привод стола и фрезерную каретку с ползуном в направлении подачи стола
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[2] . Причем при фрезеровании деталей наи^^ольшая амплитуда колебаний на­
блюдается у стола и в зависимости от режимов резания — у ползуна или карет­
ки.

При исследовании влияния характеристик резания на виброустойчивость 
привода стола расчетная схема упругой системы станка с определенной по­
грешностью может рассматриваться как цепная трехмассовая с массами стола 
т , полззша и каретки . Колебательные звенья стола и каретки с жест­
костью с , и коэффициентом демпфирования имеют защемления
со стороны станины и портала, имитирующие их значительно большую инер­
ционность по сравнению с другими элементами станка. Контур стола связан с 
упругой системой станка процессом резания, характеризуемым коэффициен­
тами жесткости с и демпфирования h [3] .

Эксперимент&тьно установлено, что при малом вылете ползуна частота его 
колебаний намного выше, чем каретки [2] . По методу присоединения масс 
высокочастотных контуров к низкочастотным [4] можно упростить расчет­
ную схему, используя уравнения:

с сР п

Р п
h =  (э с + С Р п с + с Р п

- ) Ч' г ( 1)

где с , с — жесткость соответственно ползуна и эквивалентного участка; 
h коэффициент демпфирования соответственно ползуна и эквива­
лентного участка.

Для теоретических исследований передаточная функция динамической 
системы станка определялась следующим образом. На основании работы [5] 
сделано допущение, что при отклонении в малом динамическая система тяже­
лого фрезерно-расточного станка мод. 6М610Ф2-1 может рассматриваться в 
линеаризованном виде. Тогда процессы, протекающие в системе стол—ка­
ретка , с достаточной точностью описываются типовыми дифференциальными 
уравнениями второго порядка:

Р =  с х ^  + h х^ + m i'  + (х^ -  х )  + h (х -  х  ):c c  c c  c c  э ^ с  э ^ с
(2)

с , -  дс^) + й ,  (JĆ -  х )  = т  X + h X + с х  ,с с к к к к  к к ’

где Р — сила резания; их^ — перемещение соответственно стола и каретки. 
В изображениях Лапласа уравнения (2) имеют вид:

гP(s)  =  (1 + r ' s  + Т У ) Х  (s) -  ^  ( - ^  + T' s ) X ^  (s);
1 С̂О

X сс о э
( 1 .  г , . Г ’ , V . ( » ) - - -

•^кО э к

гдеР(5) ; “  изображения Лапласа силы резания, перемещений
стола и каретки; s — оператор Лапласа; =  V  ^J(^c  ^
постоянные времени колебательных звеньев стола и каретки; J(c^ + с^) ,
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г -  = -  nocro.

янные времени демпфирования системы; дополнительным индексом ’’нуль” 
о^юзначены установившиеся значения переменных.

После соответствующих прео^^разований выражений (3) передаточная 
функция разомкнутой системы

W(s) =  -
1

(
KT^s^ + 2 \ / К ^  Т s + l

K T"s (T'^s/T "  + 1) + 2? Г s + 1
с  ̂ с  С  ̂ к- ^ к к

•) , (4)

(с+С ) (с + с )

где А’ =  -
(с + с ) (с + с ) —с  ̂ э э

С (с + с )
__________________  —
(с + С ) (с + С ) — ^с э э

( с + с ) ( с  +с  ) —с ̂ с э'  ̂ э
— коэффициенты усиления системы станка по соот­

ношению его жесткостей; Т^ = yj -  постоянная времени эквива-
лентной системы; = {h^ + h ^ l  [ 2 ^ / =  (КТ" ~ К ^ Т '^ ~  K ^T 'J lx

X ^ / W  — относительные коэффициенты демпфирования колебательных 
звеньев.

Анализ устойчивости системы, описываемой выражением (4),  осуществ­
ляется по коэффициентам и амплитуде колебаний стола.

Жесткость и коэффициент демпфирования стола, ползуна и каретки рас­
считывались по зависимостям, приведенным в [5] ,  и уточнялись эксперимен­
тально. Их средние значения: с^ = 126 МН/м; =  102 МН/м; — 250 МН/м;

=  10,5 кН.с/м; = 9 кН .с/м; =  8,5 кН -с/м. В соответствии с работой
[3] параметры резания определялись из уравнений:

с = К  Ы ( \ + Т ^ Ш ^ ) \  h = - К  ЬТ 1(1 + Т ^ и ^ )  ,
Р р  '  ̂ Р ^ ’ Р Р Р ' ' ^  Р ’ (5)

где — коэффициент удельного сопротивлениярезанию:/^Гр=300...1800Н/мм^; 
Ь — суммарная ширина среза, мм; — постоянная времени стружкообразова- 
ния, с: Гр =  /р/у; — постоянная пути резания, м: =  п а \  [1+1/(М)]  ; п -
постоянный коэффициент: п = 0,5...1,3; а — средняя толщина среза, мм; X -  
средняя продольная усадка стружки: X =  2,2 ... 6; д — коэффициент трения 
стружки о резец: д =  0,3 ...0,55; v — скорость резания, м/с; со — угловая 
частота,с"^.

Из уравнения (5) видно, что коэффициенты с иН существенно зависят 
от режимов фрезерования. При обработке конструкционных сталей торцовой 
фрезой, имеющей диаметр 315 мм и 18 зубьев, жесткость может изменяться от 
нуля до 90 МН/м, а демпфирование — до 50 кН» с/м. В случае обработки спе­
циальных труднообрабатываемых материалов фрезами большего диаметра эти
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коэффициенты изменяются в значительных пределах. При этом коэффициент 
h р всегда меньше нуля, что при определенных режимах резания может при­
вести к возникновению вибрации станка. Так, например, установлено, что при 
обработке детали из стали ШХ15 на режиме с К  =  890 Н/мм^, а =  0,2 мм, 
глубиной фрезерования  ̂ =  5 мм, количеством зубьев, участвующих в работе, 
-г =  10 (6 =  50 м м ), у =  60 м/мин, X =  3,23, п =  0,5, ц =  0,37 жесткость и 
демпфирование составили соответственно 44,5 МН/м и 26,4 кН*с/м. Из урав­
нений (1) следует, что им соответствуют =  31 МН/м и Л =  —12 кН *с/м. 
Значит, выполняются неравенства:

І^эі >  I^cl; (6)
в этом случае относительные коэффициенты демпфирования и становят­
ся отрицательными, что ведет к потере динамической устойчивости системы.

Повысить динамическую устойчивость станка можно путем снижения аб­
солютного значения коэффициента . Это достигается за счет уменьшения по­
дачи на зуб (толщины среза), глубины и ширины фрезерования (ширины сре­
за) . В частности, при уменьшении одного из указанных параметров цо а = 
= 0,1 мм (h =  -7 ,3  кН* с / м ) , t =  3 мм (Л̂  -  -8 ,3  кН-с/м) и ширины фре­
зерования Ь = 30 мм (h^ =  -8 ,3  кН* с/м) изменяется знак в неравенствах (6) 
и передаточная функция (4) описывает устойчивые колебательные звенья. 
Однако этот путь нерационален, так как ведет к снижению производитель­
ности металлообработки.

Другим более перспективным путем улучшения динамики процесса реза­
ния без снижения производительности станка является увеличение скорости 
фрезерования, поскольку при этом коэффициент h уменьшается в основном 
за счет изменения постоянной времени Т  . Режимы резания со скоростью фре­
зерования более 3 м/с не вызывают потери устойчивости колебательных кон­
туров системы, так как при этом относительные коэффициенты демпфирова­
ния и не имеют отрицательных значений.

Амплитуда колебаний системы станка определялась по частотной характе­
ристике замкнутой системы, передаточная функция которой может быть запи­
сана в виде

Ф(з)
1

[ \ + W ( s ) ] (7)

На рис. 1 даны амплитудные характеристики системы, соответствующие 
уравнению (7) ,  при =  2350 кг и =  2000 кг. Кривая 1 показывает уро­
вень колебаний стола и каретки в режиме резания, вызывающего неустойчи­
вое перемещение рабочих органов {а =  0,2 мм; 5 =  50 мм; v =  1 м /с ) . Реак­
ция динамической системы на входное воздействие, вызванное процессом ре­
зания при скорости фрезерования 2 м/с, показана кривой 2 . Из приведенных 
характеристик видно, что они имеют две резонансные частоты. Уровень коле­
баний рабочих органов в полосе частот собственных колебаний стола (40... 
41 Гц) достаточно высок. В области резонансной частоты каретки (60... 
62,5 Гц) он несколько ниже. Увеличение скорости резания способствует сни­
жению амплитуды колебаний станка (кривая 2 в области резонансных частот 
расположена ниже кривой 1).
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Влияние режимов резания на уровень колебаний рабочих органов станка 
проверялось экспериментально при фрезеровании заготовок на станке 
мод. 6М610Ф2-1. Определение зон возбуждения вибрации осуществлялось при 
фрезеровании деталей из стали ШХ 15 торцовой фрезой,имеющей диаметр 315 мм 
и 18 зубьев. Ширина фрезерования выбиралась максимальной, при которой 
происходила полная загрузка привода главного движения (вращения фрезы) 
до мощности 30 кВт. Режимы резания изменялись в следующих пределах: глу­
бина фрезерования 1...8 мм, скорость подачи 1...4 мм/с; скорость резания
1...4 м/с. Регистрировались колебания стола и каретки.

ЮО

Рис. 1. Амплитудно-частотные 
характеристики замкнутой си­
стемы
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Рис. 2. Зависимость амплитуды колебаний 
стола от глубины резания t , подачи на зуб
с ____________J______________ ..и скорости фрезерования V

При обработке экспериментальных данных установлено, что колебания 
стола происходят на частотах 38...42 Гц. Частота колебаний каретки находи­
лась в полосе 52...65 Гц. Амплитуды этих колебаний вдоль направления пода­
чи стола на 70 % превышали амплитуды колебаний рабочих органов в других 
направлениях.

Получены основные закономерности, позволившие дать оценку влияния
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изменения режимов фрезерования на уровень колебаний рабочих органов. На 
рис. 2 показаны усредненные графики зависимостей амплитуды вибро переме­
щения стола от изменения глубины фрезерования (кривая 1) ,  подачи на зу^ 
(кривая 2) и скорости резания (кривая 3).  Видно, что увеличение глубины 
фрезерования и подачи на зуб способствует росту вибрации динамической сис­
темы станка. Уровень колебаний его рабочих органов снижается при повыше­
нии скорости резания. Установлено, что при v >  4...5 м/с процесс фрезерова­
ния практически не вызывал ощутимых виброперемещений узлов станка при 
любых нагрузках приводов, вплоть до максимальных.

Таким образом, можно сделать вывод, что применение прогрессивного ре­
жущего инструмента, допускающего повышенные режимы обработки матери­
алов, в том числе скорость резания более 5 м/с, является перспективным на­
правлением снижения уровня вибрации фрезерных станков.
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