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摘要　滑动轴承支承的旋转机械支座松动故障的转子振动信号特征易与转子不对中、裂纹、碰磨等故障特征混叠，

从而造成误诊。针对此问题，从研究润滑膜的动态特征入手，提出基于润滑膜动态特征检测的支座松动故障识别

方法。以一端松动的单跨单圆盘转子系统为研究对象，建立了单端支座松动故障的动力学模型，并对旋转机械支

座松动时滑动轴承润滑膜厚度动态特征进行了仿真和实验研究，分析了润滑膜厚度随转速的变化规律及其频谱特

征，得出了支座松动时敏感润滑膜厚度的动态变化规律。利用此特征识别旋转机械支座松动故障，可避免基于转

子振动信号对支座松动故障识别的不足。
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引　言

转子系统支承松动故障会降低系统的抗振能

力，使原有的不平衡、不对中所引起的振动更加剧

烈。当松动故障严重时，旋转机械可能引起转动件

与静止件碰撞、摩擦等故障，甚至导致灾难性事故发

生［１］。国内外学者对支座松动故障的识别做了大量

研究，为该故障的诊断提供了理论支持和方法［２６］。

但是，他们的研究都是基于转子上的振动信号，在实

际进行松动故障诊断时，由于转子系统的强非线性

特性，在转子上测得的振动信号特征有可能与转子

的不对中、裂纹、碰磨等故障的特征混叠，从而造成

误诊，导致支座松动故障的实际识别率并不高。对

于滑动轴承支承的转子，润滑膜的状态也能一定程

度上反映转子系统的运行状况，包括油膜厚度分布、

油膜压力分布和油膜温度分布等。由于润滑膜处于

密封的轴瓦之内，不会受到外界环境的干扰，通过润

滑膜特征去实现旋转机械故障的识别将会成为旋转

机械故障诊断的一个新方向。

笔者通过转子系统支座松动的建模与求解进行

润滑膜厚度的非线性特征仿真研究，进行理论上敏

感润滑膜厚度动态特征的提取，利用润滑膜厚度监

测系统进行标定并完成支座松动故障下敏感润滑膜

厚度的特征提取，以实现该故障的定性诊断。

１　旋转机械支座松动建模

１．１　转子轴承系统动力学模型

　　如图１所示的两端由相同滑动轴承支承且一端

发生支座松动的转子系统，假定左端支座发生松动，

将轴承座与基础之间的连接等效为一个弹簧质量阻

尼系统，犽狊和犮狊为其等效刚度和阻尼系数。由于未

松动端轴承座的位移很小，在此将其看为固定连接，

当支座发生松动时，它们均为分段线性。犿１ 和犿２

分别为转子在支撑处和圆盘处的等效质量，犿３ 为支

承座的质量，犮１ 和犮２ 分别为圆盘处和两端轴颈处的

阻尼系数，犽为转轴的刚度，犉狓１和犉狔１为松动端油膜

力的水平和垂直分量，犉狓２和犉狔２为未松动端的油膜

力的水平和垂直分量［７］。

１．２　建立动力学方程

如图１建立坐标系，假设松动端在轴瓦中的位

置坐标为（狓１，狔１），未松动端在轴瓦中的位置坐标为

（狓２，狔２），圆盘的水平位移为狓３，垂直位移为狔３，松

动端支承座的垂直位移为狔４，则松动端轴心的水平

位移为狓１，垂直位移为狔１＋狔４，未松动端轴心的水

平位移为狓２，垂直位移为狔２。

松动端受力平衡得
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图１　一端支座松动转子轴承系统动力学模型
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ｎｅｓｓｆａｕｌｔ

犿１̈狓１＋犮１狓１＋犽（狓１－狓３）＝犉狓１

犿１（̈狔１＋狔̈４）＋犮１（狔１＋狔４）＋犽（狔１＋

　　狔４－狔３）＝犉狔１－犿１

烅

烄

烆 犵

（１）

　　未松动端受力平衡得

犿１̈狓２＋犮１狓２＋犽（狓２－狓３）＝犉狓２

犿１̈狔２＋犮１狔２＋犽（狔２－狔３）＝犉狔２－犿１
｛

犵
（２）

　　假设偏心量为犫，轴颈转速为ω，则圆盘处受力

平衡得

犿２̈狓３＋犮２狓３＋犽（狓３－狓１）＋犽（狓３－狓２）＝

　　犿２犫ω
２ｃｏｓ（ω狋）

犿２̈狔３＋犮２狔３＋犽狔３－（狔１＋狔４［ ］）＋

　　犽（狔３－狔２）＝犿２犫ω
２ｓｉｎ（ω狋）－犿２

烅

烄

烆 犵

（３）

　　松动端松动支承座受力平衡得

犿３̈狔４＋犮狊狔４＋犽狊狔４＝－犉狔１－犿３犵 （４）

　　结合式（１）～式（４），可得该转子系统支座松动

时的动力学方程为

犕̈犡＋犆犡＋犓犡＝犉 （５）

其中 犡＝ 狓１ 狔１ 狓２ 狔２ 狓３ 狔３ 狔［ ］４
Ｔ
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犉＝［犉狓１ 犉狔１－犿１犵 犉狓２ 犉狔２－犿１犵 犿２犫ω
２ｃｏｓ（ω狋）

　　犿２犫ω
２ｓｉｎ（ω狋）－犿２犵 －犉狔１ －犿３犵］

Ｔ

其中：犽狊和犮狊为分段线性。

当狔４ 小于０时，轴承座向下压底座，其受到底

座的约束，此时刚度较大；当狔４ 大于松动间隙δ０

时，轴承座将螺栓轴向拉长，其受到螺栓的约束；其

他情况下可以认为轴承座不受约束。所以，其表达

式为

犽狊＝

犽狊１　（狔４ ＞δ０）

０ 　（０≤狔４ ≤δ０）

犽狊２　（狔４ ＜０

烅

烄

烆 ）

（６）

犮狊＝

犮狊１　（狔４ ＞δ０）

０　 （０≤狔４ ≤δ０）

犮狊２　（狔４ ＜０

烅

烄

烆 ）

（７）

　　由于计算出的未知数数量级很小，在此为了迭

代方便和减小截断误差，将式（５）进行无量纲化。令

犡′＝犡／犮，犡′＝犡／（犮ω），̈犡′＝̈犡／（犮ω
２），其中犮为润滑

膜的平均厚度，则转子系统支座松动时的无量纲动

力学方程为

犕′̈犡′＋犆′犡′＋犓′犡′＝犉′ （８）

其中：犡′＝ 犡１ 犢１ 犡２ 犢２ 犡３ 犢３ 犢［ ］４
Ｔ；

犕′＝犕；犆′＝犆／ω；犓′＝犓／ω
２；犉′＝犉／（犮ω

２）。

１．３　油膜厚度及油膜力的求解

本研究采用非线性油膜力模型且采用求解

Ｒｅｙｎｏｌｄｓ方程来计算非线性油膜力
［８９］。假设滑动

轴承的润滑膜不可压缩且处于层流状态，则反映其

油膜力分布的Ｒｅｙｎｏｌｄｓ方程为

　
１

狉２


θ

犺３

μ

犘

（ ）θ ＋


狕

犺３

μ

狆

（ ）ζ ＝６ω
犺

θ
＋１２

犺

狋
（９）

其中：狉为轴径半径；θ为圆周角度；犺为润滑膜厚

度；狕为轴向坐标；狆为润滑膜压力（表压力）；μ为润

滑油黏度（等温下为常数）；ω为轴径转速；狋为时间。

现假设以下无量纲形式：犎＝犺／犮，（犡，犢）＝（狓，

狔）／犮，犣＝狕／犔，犘＝
狆

μω（狉／犮）
２
，τ＝ω狋，则Ｒｅｙｎｏｌｄｓ方

程的无量纲形式为



θ
犎３犘

（ ）θ ＋（
狉
犔
）２ 
犣
犎３犘

（ ）犣 ＝６
犎

θ
＋１２

犎

τ

（１０）
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　　油膜厚度计算简图如图２所示。其中：犗为轴

瓦中心；犗１ 为轴径中心；犲为偏心距；φ为最小油膜

厚度位置角。以犗为坐标原点、竖直方向为狔轴、

水平方向为狓轴建立直角坐标系。设轴径作逆时

针转动，犃点为沿狔 轴正向逆时针转过θ后的计算

点，犺即为犃 点处的油膜厚度。

图２　油膜厚度计算简图
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假设轴径中心 犗１ 的坐标为（狓，狔），则犲＝

狓２＋狔槡
２，ｓｉｎφ＝－狔／犲，ｃｏｓφ＝－狓／犲，犃点处的油膜

厚度可表示为

犺＝犮－（狓ｃｏｓθ＋狔ｓｉｎθ） （１１）

　　则其无量纲油膜厚度为

犎＝１－（犡ｃｏｓθ＋犢ｓｉｎθ） （１２）

　　油膜厚度随时间的变化为

犎

τ
＝－（犡ｃｏｓθ＋犢ｓｉｎθ） （１３）

　　用有限差分法
［１０］求解Ｒｅｙｎｏｌｄｓ方程，得到油

膜力分布为

犘
（犽）
犻，犼 ＝

β［
犃犻，犼犘

（犽－１）
犻＋１，犼 ＋犅犻，犼犘

（犽）
犻－１，犼＋犆犻，犼犘

（犽－１）
犻，犼＋ ＋犇犻，犼犘

（犽）
犻，犼－１－犉犻，犼

犈犻，犼
－

犘
（犽－１）
犻，犼 ］＋犘

（犽－１）
犻，犼 （１４）

其中：犽为迭代次数；β为为松弛因子。

最佳松弛因子β
可根据式（１５）确定，式中 犖

为方程组的维数，迭代收敛性判断采用事后估计，迭

代准则为式（１６），式中δ为相对误差允许值，一般取

１０－３，由此可求得无量纲油膜力犘的分布。

β

＝２／（１＋ｓｉｎ（１８０／（槡犖 ＋１））） （１５）

∑
犿

犻＝２
∑
狀

犻＝２

犘
（犽）
犻，犼 －犘

（犽－１）
犻，犼 ∑

犿

犻＝２
∑
狀

犻＝２

犘
（犽）
犻，犼 ≤δ　　（１６）

２　旋转机械支座松动的滑动轴承润滑

膜动态变化仿真计算分析

　　润滑膜的状态变化包括厚度、温度和压力等的

变化，厚度变化是直接监测滑动轴承工作状况最常

用的参数。当发生支座松动时，转子在狔方向的运

动幅度较为明显且特征丰富，此时对应θ为９０°和

２７０°时的润滑膜厚度。由于转子重力的作用，转子

一般在轴瓦的下半部分运动，因此９０°时润滑膜厚

度较大，方便测量，且测量误差影响较小。因此确定

此处的润滑膜厚度为支座松动时的敏感润滑膜厚

度，记作犺ｓｅｎ，如图３所示。

图３　敏感润滑膜厚度示意图
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由式（１１）可得

犺ｓｅｎ＝犆－狔 （１７）

　　其无量纲形式为

犎ｓｅｎ＝１－犢 （１８）

　　采用４阶ＲｕｎｇｅＫｕｔｔａ法对所建动力学方程组

进行数值求解，积分步长犺＝π／２５６，计算时间τ＝

４０π，为了得到其迭代的稳定解进行分析，舍去前

１００个周期的解。可得松动端敏感润滑膜厚度为

犎ｓｅｎ１＝１－犢１ （１９）

　　容易从迭代计算的犎ｓｅｎ１以ω为控制参数的分岔结

果中得知，犎ｓｅｎ１在转频ω从５０～５００ｒａｄ／ｓ的过程中发

生了倍周期分岔，最后进入混沌状态，如图４所示。

从中可以看出：ω＝１５０ｒａｄ／ｓ时的相图为一封

闭曲线，Ｐｏｉｎｃａｒｅ截面图为１个点，频谱为离散的谱

线，可以公约，系统为周期１运动，频谱包括１倍频、

２倍频等周期成分；ω＝３１５ｒａｄ／ｓ即达到第１个分

岔点时，相图为一封闭曲线，Ｐｏｉｎｃａｒｅ截面图为２个

点，频谱为离散的谱线，可以公约，系统为周期２运

动，频谱增加了１／２倍频等周期成分；ω＝３８０ｒａｄ／ｓ

即达到第２个分岔点时，相图为一封闭曲线，Ｐｏｉｎ

ｃａｒｅ截面图为４个点，频谱为离散的谱线，可以公

约，系统为周期４运动，频谱增加了１／４倍频、３／４

倍频等周期成分；ω＝４００ｒａｄ／ｓ即达到第３个分岔

点时，相图比较混乱，Ｐｏｉｎｃａｒｅ截面图有不可数个

点，频谱为连续谱，所以系统为混沌运动。
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图４　ω取不同值时松动端最小油膜厚度响应
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３　实验研究

３．１　敏感润滑膜厚度测量实验

　　在单跨双支承转子实验台上进行实验，采用经

过静态标定的双圈同轴式光纤位移传感器［１１］，并将

其两路光纤传感器互成９０°安装于轴瓦上，如图５所

示。为保证测量的距离始终处于传感器的线性区间

５００～１０００μｍ内，而待测油膜厚度为０～２００μｍ，

因此选择初始测量距离为８００μｍ，此时两路光纤传

感器到轴瓦的距离犽１ 和犽２ 均为６３６．４６μｍ，只需
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图５　光纤传感器安装示意图

Ｆｉｇ．５　Ｔｈｅｉｎｓｔａｌｌａｔｉｏｎｄｉａｇｒａｍｏｆｏｐｔｉｃａｌｆｉｂｅｒｓｅｎｓｏｒ

要保证外圈内圈电压比值在０．６６左右即可。从搭

建的监测系统直接测量的敏感润滑膜厚度信号中含

有较多毛刺，即高倍频干扰信号。在对信号进行分

析之前，笔者选用了巴特沃斯低通滤波器进行信号

的预处理，滤波器的截止频率选取幅值为０．７０７时

对应的频率。

３．２　不同转速下支座松动敏感润滑膜厚度动态特

征提取实验

　　以手动松动轴承座与底座联接的 Ｍ２０的螺栓

１／６圈（即使松动间隙为螺距的１／６，Ｍ２０的螺距为

２ｍｍ）来模拟转子系统发生的支座松动故障。下面

通过松动故障、不平衡故障（不平衡故障通过在转子

圆盘上增加一个不平衡量产生）与正常工作下的润

滑膜特征的比较，来说明松动故障时松动端润滑膜

的特征，进行松动故障的识别［１２１４］。

支座松动时松动端敏感润滑膜厚度随转速从

６００～２４００ｒ／ｍｉｎ变化时的瀑布图如图６所示。从

图６　支座松动时松动端敏感润滑膜厚度瀑布图

Ｆｉｇ．６　Ｔｈｅｌｕｂｒｉｃａｔｉｏｎｆｉｌｍｔｈｉｃｋｎｅｓｓｗａｔｅｒｆａｌｌｕｎｄｅｒ

ＰｅｄｅｓｔａｌＬｏｏｓｅｎｅｓｓｃｏｎｄｉｔｉｏｎ

图中可以看出，敏感润滑膜信号刚开始除了１倍频

成分外，还包含２倍频、３倍频等倍频成分，但是之

后逐渐消失，同时在１８００和２４００ｒ／ｍｉｎ处有明显

的频率“分岔”现象，产生了分倍频的成分［１５１６］。下

面通过常规图谱和 Ｈａａｒ小波分析不同转速下敏感

润滑膜厚度的动态特征提取。

分别对转速为６００ｒ／ｍｉｎ时转子系统正常、不

平衡时域信号及其频谱进行分析，可得正常时敏感

润滑膜信号主要以１倍频为主，２倍频等其他倍频

成分较小，不平衡故障特征不明显。

图７为转速为６００ｒ／ｍｉｎ时转子一端松动的松

动端敏感润滑膜厚度的时域信号、频谱及小波分析

谱图。由图可以看出，此时支座松动故障特征也不

明显。对敏感润滑膜厚度信号去均值，从５层小波

图７　转速为６００ｒ／ｍｉｎ时支座松动的敏感润滑膜厚度信号频谱和信号小波分析

Ｆｉｇ．７　ＴｈｅＦＦＴｓｐｅｃｔｒｕｍａｎｄｗａｖｅｌｅｔａｎａｌｙｓｉｓｏｆｌｕｂｒｉｃａｔｉｏｎｆｉｌｍｔｈｉｃｋｎｅｓｓｕｎｄｅｒｒｏｔａｔｉｎｇｓｐｅｅｄ６００ｒ／ｍｉｎ
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分析的结果可以看出，第１层（０～１５．７Ｈｚ）占据了

主要能量，此时基频为１０Ｈｚ，因此１倍频占主导。

将转速提升为１８００ｒ／ｍｉｎ，观察系统正常、不平衡

时域信号、频谱，并对同转速下转子一端松动时松动

端敏感润滑膜厚度的时域信号及其频谱以及小波分

析 谱 图 进 行 分 析。再 将 转 子 台 转 速 提 高 到

２４００ｒ／ｍｉｎ，分析得到系统正常时敏感润滑膜信号

仍主要以１倍频为主，２倍频等其他倍频成分较小。

根据图８所示的同转速下转子一端松动时松动端敏

感润滑膜厚度的时域信号、频谱以及小波分析谱图，

可以看出此时支座松动故障与不平衡故障特征呈现

出明显不同：不平衡故障时，信号特征是１倍频、２

倍频等倍频成分很明显；支座松动故障时，２倍频等

倍频成分变得不明显，同时开始增加１／４，１／２，３／４

等分倍频成分。

从５层小波分析结果可以得出，第３层（３１．４～

６２．８Ｈｚ）占主要能量，第１层（０～１５．７Ｈｚ）和第２

层（１５．７～３１．４Ｈｚ）也占据了部分能量，此时基频为

４０Ｈｚ，因此，此时１倍频为主，１／４和１／２倍频也占

据了部分能量。

图８　转速为２４００ｒ／ｍｉｎ时支座松动的敏感润滑膜厚度信号频谱和信号小波分析

Ｆｉｇ．８　ＴｈｅＦＦＴｓｐｅｃｔｒｕｍａｎｄｗａｖｅｌｅｔａｎａｌｙｓｉｓｏｆｌｕｂｒｉｃａｔｉｏｎｆｉｌｍｔｈｉｃｋｎｅｓｓｕｎｄｅｒｒｏｔａｔｉｎｇｓｐｅｅｄ２４００ｒ／ｍｉｎ

　　综上所述，当转子系统正常运行时，其敏感润滑

膜厚度的动态信号特征随着转速的提高主要是以

１倍频为主；当转子系统不平衡时，转速很低时与正

常信号接近，但是随着转速的提高，其２倍频等倍频

成分开始不断增加；当转子系统支出现座松动，转速

很低时与不平衡故障特征非常类似，随着转速的增

加，其特征开始与不平衡时出现不同，２倍频等倍频

成分减少，开始出现１／２倍频，最后其特征与不平衡

时明显不同，２倍频等倍频成分开始不明显，出现了

１／４，１／２和３／４等分倍频成分。该结论对通过监测

滑动轴承最小油膜厚度和位置角进行松动故障的诊

断具有一定的参考价值。

４　结　论

１）建立了单跨单圆盘转子系统一端支座松动

润滑膜动态变化的动力学模型和数学模型。用有限

差分法求解了Ｒｅｙｎｏｌｄｓ方程，得到了非线性油膜力

的分布，分析了支座松动时敏感润滑膜厚度，并求解

数学模型。

２）对不同转速下敏感润滑膜厚度的非线性特

征进行了仿真研究，得出敏感润滑膜厚度的动态特

征，为实验研究支座松动故障提供了理论依据。

３）采用经过静态标定的双圈同轴式光纤位移

传感器进行实验研究，在所设计监测系统中对敏感

油膜厚度进行了测量，通过滤波处理取得了良好的

效果。

４）最后分析了得到了转子系统正常、不平衡和

支座松动３种状态下，敏感油膜厚度随着转速变化

的动态特征：转子为６００ｒ／ｍｉｎ时，支座松动与不平

衡特征类似，都是１倍频为主，２倍频明显；１８００ｒ／

ｍｉｎ时，支座松动的油膜特征开始出现半频成分，而

不平衡的特征没有明显变化；２４００ｒ／ｍｉｎ时，支座

松动的油膜特征出现１／４，１／２和３／４分倍频成分，

而不平衡故障的特征增加了丰富的倍频成分；正常

时始终是１倍频占主要成分。
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５）支座松动故障的特征与前面理论研究的结

果吻合，证明了理论建模的正确性。
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