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非线性刚度转子轴承支承松动故障的特征分析
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摘要　 研究了非线性刚度转子系统发生松动故障时的振动问题．考虑了转轴材料的非线性因素，建立了在

非稳态油膜力作用下的非线性刚度转子滑动轴承系统松动模型，并用ＲｕｎｇｅＫｕｔｔａ数值积分方法，得到了系

统在不同的参数下的波形图、频谱图和轴心轨迹图的特征．并通过实验数据验证了该方法的可行性．数值分

析结果为该类转子轴承系统的设计和支承松动故障识别提供了一定的参考．

关键词　非线性刚度，　转子轴承系统，　支承松动，　非稳态油膜力

引 言

旋转机械系统中支承部件的长期振动或安装

质量不高都会导致旋转部件的松动，其中轴承座与

基础之间的松动是比较常见且危害较大的故障．松
动故障降低系统的抗振能力，使原有的不平衡、不

对中所引起的振动更加剧烈．一旦出现松动问题，
转子连接刚度会降低，机械阻尼降低，转子振动特

性发生变化，导致振动异常［１，２］．同时，转子系统的
刚度通常都具有非线性，其应力应变关系一般为非

线性的函数关系，如合金材料、复合材料和高温下

的一般材料等构成的转子系统，当这类转子系统发

生松动故障时，会强化系统的非线性特性．因此，正
确识别具有非线性刚度的转子系统的松动故障，保

证转子系统安全运行，避免损坏，具有重要的工程

意义［３］．
本文建立了带有一端支座松动故障的非稳态

油膜力作用下的非线性刚度的转子轴承系统模
型，利用数值分析的方法研究了松动故障的特征，

为该故障的识别提供了理论依据．

１　转子轴承系统模型与结果分析

１．１　转子轴承系统模型及微分方程
如图１所示为一端支座松动的转子轴承系统

模型，两端有两个相同的滑动轴承，假设松动的最

大间隙为 δ０．转子两端采用对称结构圆柱轴承支
承，Ｏ１为轴瓦几何中心，Ｏ２为转子几何中心，Ｏ３为

转子质心，ｅ为质量偏心量系数；两端滑动轴承处
的等效集中质量为 ｍ１，转子圆盘的等效集中质量
为ｍ２，松动轴承支座处的等效集中质量为 ｍ３；ｃ１
为转子在轴承处阻尼系数，ｃ２为转子圆盘处阻尼系
数，ｃｂ为地面对于支座的处阻尼系数，ｋｂ为地面对
于支座的刚度系数，视转子与轴承之间为无质量弹

性轴．

图１　支座松动转子轴承系统模型

Ｆｉｇ．１　Ｆｏｕｎｄａｔｉｏｎｌｏｏｓｅｎｆａｕｌｔｍｏｄｅｌｏｆｔｈｅ

ｒｏｔｏｒｓｌｉｄｉｎｇｂｅａｒｉｎｇｓｙｓｔｅｍ

由Ｃｖｅｔｉｃａｎｉｎ的实验结果［６］，以线性项和立方

项之和来表示转轴材料的非线性因素，其非线性应

力应变关系为：

σ＝Ｅ１ε＋Ｅ２ε
３ （１）

由此其对应的转轴非线性弹性力为：

Ｆｋｘ＝ｋｘ＋ｋｓｘ（ｘ
２＋ｙ２）

Ｆｋｙ＝ｋｙ＋ｋｓｙ（ｘ
２＋ｙ２{ ）

（２）

式中ｋ和ｋｓ分别为线性和非线性刚度项系数．
设未松动端轴承处轴心在水平和垂直方向的

位移分别为 ｘ１、ｙ１；圆盘处位移分别为 ｘ２、ｙ２；松动
端轴心位移分别为 ｘ３、ｙ３；由于松动支座在水平方
向的位移很小，在此仅考虑其在铅垂方向的位移，
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记为ｙ４．则具有非线性刚度轴和线性阻尼的转子系
统动力学方程可表示为：

ｍ１ｘ̈１＋ｃ１ｘ１＋ｋ（ｘ１－ｘ２）＋ｋｓ（ｘ１－ｘ２）［（ｘ１－

　ｘ２）
２＋（ｙ１－ｙ２

２）］＝Ｆｘ（ｘ１，ｙ１，ｘ１，ｙ１）
ｍ１ｙ̈１＋ｃ１ｙ１＋ｋ（ｙ１－ｙ２）＋ｋｓ（ｙ１－ｙ２）［（ｘ１－

　ｘ２）
２＋（ｙ１－ｙ２）

２］＝Ｆｙ（ｘ１，ｙ１，ｘ１，ｙ１）
ｍ２ｘ̈２＋ｃ２ｘ２＋ｋ（２ｘ２－ｘ１－ｘ３）＋ｋｓ（２ｘ２－

　ｘ１－ｘ３）［（２ｘ２－ｘ１－ｘ３）
２＋（２ｙ２－

　ｙ１－ｙ３）
２］＝ｍ２ｅω

２ｃｏｓ（ωｔ）
ｍ２ｙ̈２＋ｃ２ｙ２＋ｋ（２ｙ２－ｙ１－ｙ３）＋ｋｓ（２ｙ２－

　ｙ１－ｙ３）［（２ｘ２－ｘ１－ｘ３）
２＋（２ｙ２－

　ｙ１－ｙ３）
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２ｓｉｎ（ωｔ）－ｍ２ｇ
ｍ３ｘ̈１＋ｃ３ｘ１＋ｋ（ｘ３－ｘ２）＋ｋｓ（ｘ３－

　ｘ２）［（ｘ３－ｘ２）
２＋（ｙ３－ｙ２

２）］＝
　Ｆｘ（ｘ３，ｙ３－ｙ４，ｘ３，ｙ３－ｙ４）
ｍ３ｙ̈１＋ｃ３ｙ１＋ｋ（ｙ３－ｙ２）＋ｋｓ（ｙ３－ｙ２）［（ｘ３－

　ｘ２）
２＋（ｙ３－ｙ２）

２］＝
　Ｆｙ（ｘ３，ｙ３－ｙ４，ｘ３，ｙ３－ｙ４）－ｍ１ｇ
ｍ１ｘ̈１＋ｃ１ｘ１＋ｋｂｙ４＝
　－Ｆｙ（ｘ３，ｙ３－ｙ４，ｘ３，ｙ３－ｙ４）－ｍ３ｇ （３）

式中ω为转子角速度．当支座发生松动故障时，轴
承座与基础之间的等效阻尼和刚度系数ｃｂ、ｋｂ为分

段性［４，５］，其表达式为：

ｃｂ＝

ｃｂ１　ｙ４＜０

ｃｂ２　０≤ｙ４≤δ０
ｃｂ３　ｙ４＞δ

{
０

ｋｂ＝

ｋｂ１　ｙ４＜０

ｋｂ２　０≤ｙ４≤δ０
ｋｂ３　ｙ４＞δ

{
０

（４）

Ｆｘ（ｘ１，ｙ１，ｘ１，ｙ１）、Ｆｙ（ｘ１，ｙ１，ｘ１，ｙ１）分别为未松
动端轴承油膜力在 ｘ、ｙ方向上的分量，Ｆｘ（ｘ３，ｙ３－
ｙ４，ｘ３，ｙ１－ｙ４）、Ｆｙ（ｘ３，ｙ３－ｙ４，ｘ３，ｙ３－ｙ４）分别为松
动端轴承油膜力在 ｘ、ｙ方向上的分量．这里采用
Ｃａｐｏｎｅ于１９９１年提出的短轴承假设下的非线性动
态油膜力模型［７］．非线性油膜力分量 Ｆｘ＝ｓｐｆｘ，Ｆｙ

＝ｓｐｆｙ；其中 ｓ是 ｓｏｍｍｅｒｆｅｌｄ修正系数，ｓ＝
μｎωＲＬ
ｐ

Ｒ[ ]ｃ
２ Ｌ
２[ ]Ｒ

２

；ｐ为转子圆盘质量的一半，Ｒ为轴承

半径，Ｌ为轴承长度，ｃ为轴承径向间隙，μｎ为润滑
油黏度．

１．２　数值结果与分析
本文利用定步长四阶 Ｒｕｎｇｅ－ｋｕｔｔａ法，对式

（３）进行数值仿真研究，得到了在系统参数变化下
的稳态振动响应．计算中积分步长为１／５１２，转子
参数为：ｍ１＝３２．１ｋｇ，ｍ２＝４．０ｋｇ，ｍ３＝１０．０ｋｇ，ｅ

＝０．０５ｍｍ，ｋ＝２．５×１０７Ｎ／ｍ，ｋｓ＝２．５×１０
１２Ｎ／

ｍ３，δ０＝０．１ｍｍ，ｃ１＝１０５０Ｎ·ｓ／ｍ，ｃ２＝２１００Ｎ·ｓ／

ｍ，ｋｂ１＝２．５×１０
９Ｎ／ｍ，ｋｂ２＝０Ｎ／ｍ，ｋｂ３＝７．５×１０

７

Ｎ／ｍ，ｃｂ１＝５００Ｎ·ｓ／ｍ，ｃｂ２＝０Ｎ·ｓ／ｍ，ｃｂ３＝３５０Ｎ
·ｓ／ｍ，Ｒ＝２５ｍｍ，Ｌ＝１２ｍｍ，ｃ＝０．１１ｍｍ，μｎ＝０．
０１８ｐａ·ｓ．

系统的固有频率为ｆ０＝
ｋ
ｍ槡１
＝８８２．５０５６Ｈｚ，令

τ＝ωｔ，ｘ＝ｘ／ｃ，ｙ＝ｙ／ｃ，对方程进行无量纲化．在上
述参数的基本组合下，研究转速、松动块质量等参

数变化对系统响应的影响．

图２　转速在ω＝１０００ｒａｄ／ｓ时转子系统的响应

Ｆｉｇ．２　Ｔｈｅｒｏｔｏｒｓｙｓｔｅｍｒｅｓｐｏｎｓｅｗｈｅｎω＝１０００ｒａｄ／ｓ

在非稳态油膜力作用下的该非线性刚度转子

－轴承系统在转速分别为 ω＝１０００ｒａｄ／ｓ、２０００ｒａｄ／

４３２
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ｓ及３０００ｒａｄ／ｓ时的响应如图２、３、４所示．当转速
为ω＝１０００ｒａｄ／ｓ，由于松动支座的振动较小，圆盘
和未松动端振动受影响较小，均表现为周期振动，

其频谱图主要表现为工频成份．由于松动支座的振
动，使得支座的波形出现了明显的削波现象，其频

谱图中有一些２×，３×，４×倍频成份，且振动影响
到该端轴心的运动，使其垂直方向的振动出现正负

半轴不对称的现象，频谱图中除工频外有明显的高

频成分．由于此时油膜涡动并不明显，故未松动端
轴心、转子圆盘的轴心轨迹均表现为单环状，松动

端轴心轨迹表现为不规则的环状结构，松动支座相

平面图为多环相互缠绕，类似一打开的贝壳形状．

图３　转速在ω＝２０００ｒａｄ／ｓ时转子系统的响应

Ｆｉｇ．３　Ｔｈｅｒｏｔｏｒｓｙｓｔｅｍｒｅｓｐｏｎｓｅｗｈｅｎω＝２０００ｒａｄ／ｓ

从图３可以看出，随着转速的提高，油膜涡动
现象越来越显著．由于受油膜力的作用，系统的振
动发生了有规律的变化，出现了１／３及其倍频成份
轴心轨迹，表现为一大两小圆互相缠绕的形状．松
动支座的相平面轨迹为多环相互缠绕．

在图４中，半频的幅值明显高于工频的幅值，这
表明系统存在着极其显著地油膜涡动．而且此时松
动端轴心和松动轴承在垂直方向的振动幅值明显增

大，且频谱图中存在着幅值较小的高频成分．圆盘
的轴心轨迹表现为一定宽度的环状结构，松动端支

座相平面图为多环相互缠绕组成一打开的贝壳形．

图４　转速在ω＝３０００ｒａｄ／ｓ时转子系统的响应

Ｆｉｇ．４　Ｔｈｅｒｏｔｏｒｓｙｓｔｅｍｒｅｓｐｏｎｓｅｗｈｅｎω＝３０００ｒａｄ／ｓ

图５，６为松动支座质量由１０．０ｋｇ增加到４０．
０ｋｇ时，转子 －轴承系统分别在转速１０００ｒａｄ／ｓ和
２０００ｒａｄ／ｓ时的响应，与图２，３相比较可以看出，随
着转速的增加，松动支座质量对系统响应的影响开

始明显起来，但当轴承支座质量增大到一定程度后

对系统影响反而较小．

５３２
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图５　支座质量ｍ３＝４０．０ｋｇ转速ω＝１０００ｒａｄ／ｓ时的响应

Ｆｉｇ．５　Ｔｈｅｒｏｔｏｒｓｙｓｔｅｍｒｅｓｐｏｎｓｅｗｈｅｎｍ３＝４０．０ｋｇ

ａｎｄω＝１０００ｒａｄ／ｓ

图６　支座质量ｍ３＝４０．０ｋｇ转速ω＝２０００ｒａｄ／ｓ时转子系统的响应

Ｆｉｇ．６　Ｔｈｅｒｏｔｏｒｓｙｓｔｅｍｒｅｓｐｏｎｓｅｗｈｅｎｍ３＝４０．０ｋｇ

ａｎｄω＝２０００ｒａｄ／ｓ

随着松动支座质量的增加，要使其离开平衡位

置需要更大的不平衡力才能克服重力的约束，所以

随着松动轴承支座质量的增大，其对系统的运动规

律影响会逐渐减小．所以在设计系统的时候轴承支

座的质量越大系统在高速运转下越稳定．

２　实验

在ＺＴ－３转子试验台上模拟松动故障，将滑动
轴承一端的支座与基础相连的螺栓拧松，调节转子

的转速，用电涡流位移传感器测量转子圆盘的位

移，由于条件限制，此处实验只测得转子圆盘的位

移，未测取未松动端、松动端轴心和松动支座垂直

方向的位移，实验结果如下图所示．

图７　一端支座松动故障时域波形图、频谱图和轴心轨迹

Ｆｉｇ．７　Ｔｉｍｅ－ｄｏｍａｉｎｗａｖｅｆｏｒｍｇｒａｐｈ，ｆｒｅｑｕｅｎｃｙ－ｄｏｍａｉｎｇｒａｐｈａｎｄ

ｓｈａｆｔｏｒｂｉｔｂａｓｅｄｏｎｆｏｕｎｄａｔｉｏｎｌｏｏｓｅｎｆａｕｌｔ

由实验结果可以看出由于松动故障使得圆盘

在垂直方向的振动出现正负半轴不对称现象，ｙ方
向的波形在波谷处有“削波”现象并伴随复杂的运

动，频谱图中除工频外还存在２×、３×、４×等高倍
频，同时还有少量的１／３、２／３倍频成分，此时的轴
心轨迹为不规则环状结构．

由发生松动故障时圆盘垂直方向振动波形的

正负半轴不对称性，频谱图中丰富的低频及高频成

分，可以验证本文模型建立的正确性．同时可以根
据发生松动故障时，转子系统在时域波形、频域及

轴心轨迹的特征来进行诊断．

３　结论

本文主要研究了非线性刚度转子发生松动故

障时的振动响应，分别建立了带有一端支座松动的

简化Ｊｅｆｆｃｏｔｔ转子系统模型和在非稳态油膜力作用
下的转子－轴承系统模型，并利用数值积分等方法
对其进行数值模拟，得到了松动故障的一般特征：

（１）支座发生松动振动时，出现了频繁的与基
础撞击的现象，使得波形图的下部显得较为齐整，

６３２
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出现了明显的削波现象．
（２）支座发生松动振动时很容易引起系统的

１／３或１／２及其倍数次的振动频谱分量，频谱成分
多以低频为主，伴随幅值较小的高频成分．

（３）在转子－轴承系统模型可以看出，当支座
发生松动振动时，松动端轴颈的运动轨迹以及支座

的相轨迹都呈现出特殊的形状，这为有效识别转子

－轴承系统的支座松动故障提供了理论参考．
（４）在转速较低时，轴承支座质量变化对系统

响应影响不大，随着转速的增加，影响开始明显起

来，当轴承支座质量增大到一定程度后对系统影响

反而较小，所以在设计系统的时候轴承支座的质量

越大系统在高速运转下越稳定．
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