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Динамические характеристики токарного станка среднего  
типоразмера, установленного на резинометаллических  

виброизолирующих опорах 
 

На основе нелинейной динамической модели виброзащитной системы  при силовом возбуждении построены ам-
плитудно-частотные характеристики станка, установленного на резинометаллических виброизолирующих опорах, и 
определена область эффективной виброизоляции. Упругая характеристика модели представлена в виде аппроксими-
рующей зависимости, полученной на основе экспериментальной зависимости изменения упругой деформации опоры 
от нагрузки.  
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Dynamic characteristics of mean type dimension lathe installed on 

rubber-metal anti-vibration supports 
 

On the basis of a nonlinear dynamic model of a vibration-proof system at power excitation there are formed amplitude-
frequency characteristics of a lathe installed on rubber-metal anti-vibration supports, and an area of efficient vibration isola-
tion is defined. An elastic characteristic of the model is presented as an approximating dependence obtained on the basis of the 
experimental dependence of support elastic deformation changes upon loading. 
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Одной из основных задач, решаемых при ус-
тановке прецизионного металлорежущего обо-
рудования, является защита оборудования от 
влияния колебаний основания, на котором ус-
тановлен станок, от работающего рядом обору-
дования, и управляемое воздействие на дина-
мические процессы, связанные с внутренними 
источниками станка (прерывистый характер 
резания, дисбаланс вращающихся частей и др.). 

Основным путем решения этой задачи с уче-
том частой смены объектов производства, что 
требует перестановки оборудования, является 
его установка на виброизолирующие опоры. 

В настоящее время для установки станков 
широко распространены резинометаллические 
виброизолирующие опоры, в которых в сталь-
ном корпусе закреплен резиновый упругий 
элемент. Чаще всего в металлообработке ис-
пользуются опоры ОВ-31 и ОВ-33 с нелиней-
ной характеристикой жесткости, которая про-
порциональна нагрузке. В связи с такой харак-
теристикой частота собственных колебаний 
станка мало зависит от нагрузки на опору [1], в 
связи с чем опоры ОВ-31 и ОВ-33 называются 
равночастотными. 

Задача оценки эффективности виброизоля-
ции металлообрабатывающего оборудования в 
первом приближении может быть решена при 
рассмотрении поведения одномассовой систе-
мы, связанной с основанием упругими и дисси-
пативными связями. При этом могут быть ис-
пользованы две динамические модели, описы-
вающие силовое и кинематическое воздействие 
на станок (рис. 1), где m, x ‒ масса и координата 
станка соответственно; F ‒ сила, приложенная к 
станку;  ‒ координата основания; c, h ‒ жест-
кость и демпфирование соответственно.  

 

 
 
Рис.1. Динамическая модель виброзащитной систе-
мы с одной степенью свободы:  
а ‒ силовое возбуждение; б ‒ кинематическое возбуж-
дение 
 

При этом необходимо учесть, что требования 
эксплуатации современного прецизионного ме-

таллообрабатывающего оборудования, преду-
сматривающего его размещение в изолирован-
ных помещениях, практически исключают 
влияние колебаний, распространяющихся через 
основание. Однако влияние внутренних источ-
ников (силовое возбуждение) остается весьма 
актуальным в связи с возрастанием требований 
по точности обработки. 

Таким образом, для анализа динамических 
характеристик станка, установленного на рези-
нометаллических виброизолирующих опорах, 
при силовом возбуждении необходимо рас-
смотреть поведение одномассовой системы (см. 
рис.1), которое в случае вязкого трения описы-
вается уравнением 

 
),()()( tPxFxHxm                      (1) 

где F(x); )(xH  ; P(t) ‒ соответственно упругая, 
диссипативная и вынуждающая силы. 

Таким образом, эффективность виброизоля-
ции определяется характеристиками виброизо-
лятора и, в первую очередь, его жесткостью, 
которая для опор ОВ-31 и ОВ-33 зависит от 
прилагаемой нагрузки. 

Вследствие сложности учета конструктив-
ных особенностей резинометаллических виб-
роизолирующих опор и влияния условий и сро-
ков эксплуатации на характеристику жесткости, 
она может быть оценена только эксперимен-
тально. 

Для этого на базе сверлильного станка была 
смонтирована экспериментальная установка, 
позволяющая прикладывать осевые нагрузки к 
регулировочному болту и фиксировать возни-
кающие при этом упругие деформации (рис. 2) 
[2].  

В результате обработки экспериментальных 
данных, полученных при многократных испы-
таниях пяти опор, бывших в эксплуатации, при 
цикле «нагрузка ‒ разгрузка», была построена 
усредненная зависимость осевой силы на регу-
лировочном болте от упругой деформации  
(рис. 3), подтверждающая нелинейный характер 
этой зависимости. 

Для определения вида функции  с ис-
пользованием пакета MathCad была проведена 
аппроксимация экспериментальных данных за-
висимости осевой силы от упругой деформации 
опоры (табл. 1). 

Однако в дальнейшем была использована 
аппроксимация для более узкого диапазона на-
грузок, соответствующего нагрузкам на опору 
при виброизоляции станков среднего типораз-
мера, когда нагрузка на опору редко бывает 
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меньше 1000 Н. В связи с этим число точек для 
аппроксимации было сокращено до восьми: вы-
ведена из рассмотрения начальная точка, соот-
ветствующая нагрузке P =  Н (табл. 2). 

 
 
Рис. 2. Схема экспериментальной установки:  
1 ‒ шпиндель; 2 ‒ оправка; 3 ‒ нагрузочное устройство;  
4 ‒ резинометаллическая опора; 5 ‒ стол станка;  
6 ‒ регулировочный винт резинометаллической опоры;  
7, 8 ‒ индикаторы; 9 ‒ измерительное коромысло 
 

 
 

Рис. 3. Усредненная зависимость осевой силы на ре-
гулировочном болте от упругой деформации 
 

Критерием при выборе аппроксимирующей 
зависимости может служить среднее квадрати-
ческое отклонение, обычно используемое в ме-
тоде наименьших квадратов: 

  ,)(
2

1




n

i
iPxPS     (2) 

 
P(x) ‒ аппроксимирующая зависимость;  
Pi ‒ экспериментальные значения нагрузки. 

 
1. Аппроксимация зависимости осевой силы на регулировочном болте, Н, от упругой деформации, м, 

по девяти точкам 
 

Аппроксимирующая  
зависимость a b c d S 

P(Δ) =aΔ + b 4,057·106 -1,416·10-3 - - 4,609·106 
P(Δ) =aΔ2 + b 1,849·109 12,491 - - 3,991·104 

P(Δ) =aΔ2 + bΔ 1,828·109 4,621·104 - - 3,871·104 
P(Δ) =aΔ2 + bΔ + c 1,817·109 7,749·104 -20,709 - 3,831·104 

P(Δ) =aΔ3 + b 8,497·1011 858,139 - - 1,645·106 
P(Δ) =aΔ3 + bΔ 5,839·1011 1,394·106 - - 1,659·105 

P(Δ) =aΔ3 + bΔ + c 5,567·1011 1,585·106 -173,811 - 1,352·105 
P(Δ) =aΔ3 + bΔ2 + cΔ -2,613·1010 1,908·109 - - 3,848·104 

P(Δ) =aΔ3 + bΔ2 + cΔ + d -1,541·1010 1,866·109 3,805·104 -17,269 3,824·104 
 
Чем меньше среднее квадратическое откло-

нение, тем лучше линия тренда аппроксимиру-
ет ряд данных.  

Из табл. 1 и 2 следует, что наилучшую ап-
проксимацию обеспечивает полная кубическая 
зависимость. Однако указанная зависимость 
является сложной для анализа нелинейной ди-
намической системы. Поэтому более приемле-
мой является неполная кубическая зависимость 
следующего вида:  

P(Δ) =aΔ3 + bΔ    (3) 
для которой ее коэффициенты при аппроксима-
ции по восьми точкам следующие:  

a = 5,836 ·1011 и b = 1,395·106. 
Ее использование дает возможность вос-

пользоваться результатами анализа нелинейных 
систем, изложенными в работах [3 ‒ 5], в кото-
рых рассматривается уравнение свободных ко-
лебаний одномассовой системы при отсутствии 
демпфирования вида 
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;0)(  xFxm                               (4) 
,0)(  xfx                                 (5) 

где 

).()()( 32 xxp
m

xFxf                   (6) 

 
2. Аппроксимация зависимости осевой силы на регулировочном болте, Н, от упругой деформации, м,  

по восьми точкам 
 

Аппроксимирующая  
зависимость a b c d S 

P(Δ) =aΔ + b 5,285·106 -3,411·103 - - 6,171·105 
P(Δ) =aΔ2 + b 1,846·109 21,891 - - 3,952·104 

P(Δ) =aΔ2 + bΔ 1,827·109 4,647·104 - - 3,869·104 
P(Δ) =aΔ2 + bΔ + c 1,693·109 4,456·105 -273,241 - 3,466·104 

P(Δ) =aΔ3 + b 7,952·1011 1,192·103 - - 6,215·105 
P(Δ) =aΔ3 + bΔ 5,836·1011 1,395·106 - - 1,626·105 

P(Δ) =aΔ3 + bΔ + c 4,026·1011 2,686·106 -1,195·103 - 1,721·104 
P(Δ) =aΔ3 + bΔ2 + cΔ -2,542·1010 1,906·109 -1,013·104 - 3,848·104 

P(Δ) =aΔ3 + bΔ2 + cΔ + d 1,092·1012 -2,952·109 6,673·106 -2,871·103 5,522·103 
 
Тогда  

.0)( 32  xxpx                (7) 

Значения p и γ с учетом принятой аппрокси-
мирующей зависимости (3) находятся из соот-
ношений mp2 γ = a; mp2 = b: 

.γ;
b
a

m
bp                         (8) 

При γ = 0 параметр p определяет собствен-
ную частоту линейной системы. Так, например, 
при массе станка, приходящейся на одну опору  
m = 700 кг, что соответствует установке на че-
тыре виброизолирующие опоры токарного 
станка среднего типоразмера, p = 44,64. 

Особенностью нелинейных систем является 
возможность возникновения в них колебаний, 
частота которых отличается от частоты возму-
щающей силы. Для системы с кубической не-
линейностью при свободных колебаниях дви-
жение содержит нечетные гармоники. В работе 
[5] показано, что амплитуда третьей гармоники 
колебаний не превышает 4,7 % от величины 
амплитуды третьей гармоники колебаний, по-
этому решение уравнения (7) можно искать в 
виде x = A cos ωt.  

Тогда приближенное уравнение скелетной 
кривой c учетом зависимостей (8) имеет вид 
[5]: 

.
4

34)(λω
2

m
aAbA 

             (9) 

Полученная кривая (рис. 4) типична для сис-
тем с жесткой характеристикой, т.е. для систем 
с постепенным увеличением жесткости. 

 
 

Рис. 4. Скелетная кривая для массы m = 700 кг  
(масса станка 2800 кг) 

 
На рис. 4 приведена также кривая 

),(λ2ω A  которая определяет область эф-
фективной виброизоляции [1]. Все точки, рас-
положенные правее этой линии, соответствуют 
режимам, при которых обеспечивается условие 
виброизоляции при любом уровне демпфиро-
вания. Причем, чем слабее демпфирование, тем 
эффективность виброизоляции выше. 

При рассмотрении вынужденных колебаний 
станка при силовом возбуждении уравнение 
движения (без учета демпфирования) имеет вид 
[5]: 

)cos(ω)( 0  tPxFxm  . 
Тогда выражение  

mA
P

m
aAb 0

2
2

4
34ω 
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определяет амплитудно-частотную характери-
стику (рис. 5, а). 

 

 
а) 

 
б) 

 
Рис. 5. Амплитудно-частотная характеристика для 
массы m = 700 кг (масса станка 2800 кг) и P0 = 1000 H 
(а) и P0 = 200 H (б) 

 
Как видно из приведенного графика, при  

ω2 > 4,05 ·103 система имеет три периодических 

режима: с большими амплитудами (A1и A2  и 
малыми A3. 

Реализация того или иного устойчивого ре-
жима будет зависеть от  начальных условий 
движения. 

Еще одной особенностью процесса вынуж-
денных колебаний является то, что амплитуда 
колебаний остается ограниченной даже при от-
сутствии неупругих сопротивлений. 

Влияние величины возмущающей силы на-
глядно иллюстрируется графиками АЧХ при  
P0 = 1000 Н и P0 = 200 Н (см. рис. 5, б): на ре-
жимах A1 и A3 увеличение силы приводит к 
увеличению амплитуды колебаний, а в режиме 
A2 ‒ к уменьшению.  
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