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多盘悬臂转子系统支座松动故障研究
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(东北大学 机械工程与自动化学院, 沈阳 110004)

摘 � � � 要: 针对工程中出现的支座松动故障, 建立了多盘悬臂转子的松动有限元模型, 对单支座和双支座

松动故障进行动力学特性研究.结果表明: 在两种情况下, 随着松动刚度的降低,其运动形式基本一致, 均经

历了周期 1、周期 2、周期 6 和周期 4 运动; 但轴心轨迹差别很大, 对于单支座松动, 轴心运动开始为一个上下

差别很大的� 8 字形,接着变为两个嵌套的� 8 字形, 最后变为� 螺旋 状,而双支座松动开始轴心轨迹近似为三

角形,接着变为两个� 8 字形,最后也变为� 螺旋 状. 得出的结论为转子�轴承系统故障诊断、动态设计和安全

运行提供了理论参考.
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Research on pedestal looseness fault of multi�disc
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Abstract: In view o f pedestal loo seness fault of ten occurred in the engineering, a finite

element model w ith looseness fault w as established and dynam ic characterist ics of one�sup�
port looseness and tw o�support lo oseness w ere studied. T he results show that the sy stem

mot ion experiences per iod�one, period�tw o, period�six and period�four w ith the decrease of

looseness stif fness in tw o looseness cases. How ever, the r otor t rajecto ry is differ ent, since

one�support looseness, r otor t rajectory is an 8 shape curv e with larg e difference in up and

down layers, then becomes tw o nested 8 shape cur ves, f inally becomes a spiral shape curve.

For tw o�support lo oseness, rotor tr ajector y is approx imately t riangle, then tw o adjoining 8

shape curv es, and finally becomes a spir al cur ve. The r esults w il l prov ide theoretical r efer�
ences fo r fault diagnosis, dynamic design, and safe oper at ion o f rotor�bearing system.

Key words: over�hung rotor system ; pedestal; looseness fault ; fault diagnosis

� � 对于实际运行的轴承�转子系统, 当轴承座螺

栓紧固不牢时, 由于结合面上存在间隙,系统将发

生不连续的位移; 当松动故障严重时, 还可能引

起转静件碰摩等其它故障的发生, 甚至导致灾难

性事故.因此, 正确识别松动故障, 对机组的安

全运行、延长机组工作时间、提高效益等, 具有重

要的工程意义.

在发生松动故障转子系统的动力学特性及故

障特征方面,国内外许多学者进行了大量的分析

研究工作,并取得了瞩目的成果
[ 1�10]

.但是先前的

工作主要针对 Jef fcot t 转子系统, 采用集中质量

模型进行数值仿真, 而对松动转子系统利用非线
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性有限元方法进行仿真的文献却很少见.实际上,

由于转子系统长期处于振动状态, 可能导致多个

支座都发生不同程度的松动, 因此有必要对转子�
轴承系统中两端支座与基础同时出现松动故障的

系统运动特性进行研究.

本文对一实际转子系统, 对其进行必要的简

化,建立了一个多盘悬臂转子系统的有限元模型,

采用一种新的松动模型, 研究了单支座和双支座

两种不同的松动形式对转子系统的非线性动力学

特性的影响.

1 � 松动故障系统的数学模型

1� 1 � 松动故障转子系统的力学模型

转子�轴承�基础系统的力学模型, 如图 1 所

示.转轴采用阶梯轴,左端为一联轴器, 中间为叶

轮,转子两端由两个相同的可倾瓦轴承支承, 跨距

为 l; 联轴器重心到左轴承距离为 a;叶轮到左轴

承距离为 l 1 .假设偏心只发生在叶轮上, oi ( i= 1,

2, 3, 4)为几何中心; om2为叶轮质心; m1 , m2 分别

为联轴器和叶轮质量; mbl , mbr为等效松动质量;

kbl , cbl , kbr , cbr分别为左右轴承盖处基础的等效刚

度和阻尼, �1 , �2 为松动间隙.

图 1 � 转子�轴承�基础系统力学模型

Fig. 1� Mechanica l model o f the roto r�

bea ring� foundation system

1� 2 � 松动端等效刚度模型

如果上轴承盖一个或几个螺栓出现松动, 当

有较大的振动发生时, 上轴承盖将克服其它螺

栓的拉力暂时部分或全部与下轴承盖分离, 与

下轴承盖分离的程度由松动程度决定. 未松动

螺栓受拉力作用处于弹性变形状态, 当上轴承

盖位移超过螺栓间隙时, 松动螺栓将与未松动

螺栓共同作用; 当轴承座与基础发生接触, 则此

时的等效刚度为基础刚度 kb . 以左轴承在 y 方

向的松动为例, 左轴承发生松动故障的等效刚

度为

kbl =

kb1 + kb2 , y > �1

k b1 , 0 ! y ! �1

kb , y < 0

( 1)

其中 kb1 为未松动螺栓的等效刚度, kb2 为松动螺栓

的等效刚度.假设未松动时基础刚度与螺栓的抗拉

刚度近似相等,即 kb ∀ kb1 + kb2 ,则式( 1) 可简化为

k bl =
k b1 , 0 ! y ! �1

kb , 其它
( 2)

1� 3 � 松动故障转子系统的有限元模型

图1中的转子�轴承�基础系统经过离散后得
到的有限元模型如图 2( a) 所示.图中小黑点表示

节点, 数字表示节点号, 叶轮和联轴器均简化为

圆盘, 左右可倾瓦轴承简化为弹簧阻尼器, 松动

支座用一个分段线性的弹簧阻尼单元进行模拟,

其等效松动刚度如式( 2) 所示.

图 2 � 梁单元模型和转子系统的有限元模型

F ig. 2� Beam element model and the finite element

model of the ro tor system

转轴本文采用梁单元来进行模拟, 如图 2( b)

所示.考虑到实际转子系统中轴向变形相对于弯

曲变形和扭转变形很小, 可以忽略不计, 因此, 把

两端节点的位移看作梁单元的广义坐标 us .

us = [ y A z A �yA �zA y B z B �yB �zB ] ( 3)

整个转子系统的动力学模型为

M#q + D�q + Kq = Q ( 4)

式( 4) 中各字母的含义分别为

M- 包括轴和圆盘的质量矩阵

D- 包括转子轴承阻尼和陀螺力矩的阻尼矩阵
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K- 整体刚度矩阵

Q- 合外力向量

q- 位移向量

2 � 松动故障有限元仿真结果及分析

本转子系统基本参数为: 轴承处轴径为

40mm; 叶轮处轴径为51mm;轴承跨距 l= 800mm;

联轴器悬臂长度 a= 208mm;叶轮距左轴承中心

l1= 540mm; 弹性模量 E= 2� 07 ∃ 1011 Pa; 泊松比

 = 0� 3;材料密度 != 7850 kg/ m3 ; 左轴承水平刚度

kx l= 2�2 ∃ 108 N/ m;竖直刚度 kyl= 3� 6 ∃ 108 N/ m;

水平阻尼 cxl= 6� 43 ∃ 105 N % s/ m; 竖直阻尼 cyl=

8�8 ∃ 105 N % s/ m; 右轴承参数与左轴承参数完全

相同,左右基础阻尼均取 cbl= cbr= 2∃ 10
5
N % s/ m.

2� 1 � 无支座松动转子系统动力学特性研究

假设偏心仅存在于叶轮处, 其不平衡量

m % r= 168� 5 g % mm,考虑松动发生在左轴承盖,

设松动间隙 �1= 1mm,松动质量mb l= 32kg, 未松

动前的基础刚度为 kb = 2� 2 ∃ 10
10

N/ m, 考虑近

共振时,松动转子的动力学特性,故选转子转速为

4000 r/ min, 接近该转子系统的一阶临界转速

4135r/ min,节点 6和节点 14分别表示与左轴承

相连的轴上节点和叶轮.

从图 3可以看出,转子系统在没有螺栓松动

的情况下,只有不平衡力作用,此时节点 2和节点

6的时域波形分别如图 3( a)和 3( b)所示. 节点 6

稳定后的振幅(以下均指峰峰值)为 0� 34∀m, 节

点 14稳定后的振幅为 34∀m. 考虑到松动故障的

方向性,本文只研究松动转子系统在竖直 y 方向

的动力学特性.

2� 2 � 单支座松动转子系统动力学特性研究

考虑左轴承座发生松动时,在 4种不同松动

图 3� 无松动时转子系统的时域波形

F ig . 3 � T ime domain w aveforms of r otor system

w ithout lo oseness fault

刚度下的节点 6、节点 14和节点 21 的动力学响

应特性,如图4( a)、图 4( b)和4( c)所示.当松动刚

度 kb1= 2� 2 ∃ 10
6
依次取 kb1 = 2� 2 ∃ 10

6
N/ m,

1� 1 ∃ 10
6
N/ m , 2� 2 ∃ 10

5
N/ m 和 1� 1 ∃ 10

5
N/ m

时,系统的时域响应分别对应图 4中 a, b, c, d四

个阶段.从图 4( a)中可以看出, 随着松动刚度的

降低,节点 6的响应在 y 轴正向振幅增大,而在负

向没有变化.随着振幅从 4� 8∀m 经由 5� 9∀m,跳

跃到 8� 7∀m 时,波形也由标准的简谐波变成不规

则的波形, 在 a段是标准的简谐波,在 b 段有两个

较大峰值相继出现, 在 c, d 两段则可以看到多个

不规则的波峰.这些波形的变化,也反映了支撑刚

度的分段特性.图 4( b)显示的 14节点振幅变化

不大, 大约为 36∀m, 但可以清楚地看到波形变

化.图 4( c)所示的与右轴承座相连的轴上节点

21,在 4 个不同松动刚度下, 波形为一标准简谐

波,且振动幅值很小,仅有 0� 16∀m.

图 5是图 4( a)四个阶段对应的幅值谱图.当

松动刚度 kb1 = 2� 2 ∃ 10
6
N/ m 时, 系统响应主要

以倍频成分为主,且频率越高其幅值越小,如图 5

( a)所示,此时系统的运动形式为周期 1运动. 当

松动刚度减小到 kb1= 1� 1 ∃ 10
6
N/ m 时,系统的

图 4 � 单支座松动时转子系统的时域波形

F ig. 4� T ime domain waveform o f ro tor system with one suppo rt looseness

1514



� 第 7 期 马 � 辉等:多盘悬臂转子系统支座松动故障研究

响应如图 5( b)所示, 此时系统的运动形式为周期

2运动, 即出现了以 1X / 2 为基的谐波成分, 如

1X / 2, 1X , 3X / 2和 2X 等, 其中 1X / 2 谐波幅值

为仅次于转频 1X 的第二高峰,且在高于 1X 以后

频率成分,均有 1X / 2 的偶数倍频幅值小于其奇

倍频幅值, 如 2X 幅值小于 3X / 2 和 5X / 2 的幅

值.当松动刚度继续减小到 k b1 = 2� 2 ∃ 10
5
N/ m

时,系统的响应如图 5( c)所示, 此时系统运动变

为周期 6运动, 即出现以 1X / 6为基的谐波成分,

其中 1X/ 3成为仅次于转频 1X 的第二高峰, 2X/ 3

幅值为第三高峰.当刚度降至 kb1= 1� 1 ∃ 10
5
N/ m

时,系统的响应如图 5( d)所示,此时系统运动又

变为周期 4运动,且 1X/ 4和 1X / 2分别取代 1X/ 3

和 2X / 3变为第二和第三高峰.

图 6是对应图 5 和图 4( a)四个不同松动刚

度下的轴心轨迹图, 当松动刚度较大时,系统轴心

轨迹为一个上下差别很大的� 8 字形曲线,运动方

向如图 6( a)箭头所示. 随着刚度的降低, 轴心轨

迹演变为两个相互嵌套的� 8 字形曲线,运动方向

如图 6( b)箭头所示,轴心运动方向在每个� 8 字

形曲线上与图 7( a)的情况相似. 当刚度继续降低

时,轴心运动变成� 螺旋 状运动, 运动方向如图

6( c)、图 6( d)所示. 松动刚度越低, 其螺旋越复

杂,仔细观察转子的运动轨迹,轴心运动是呈螺旋

上升或下降的,这与参考文献[ 7, 10]中所得结论

一致.

2� 3 � 双支座松动转子系统动力学特性研究

考虑左右两个轴承座都发生松动,取右轴承

座松动刚度 kb1 = 2� 2 ∃ 107 N/ m, 研究左轴承座

松动刚度取四种不同值的情况下, 节点 6、节点 14

和节点 21的动力学响应特性,如图 7( a) , 7( b)和

7( c)所示. 图 7( a)所示的时域波形与图 4( a)类

似,在 a 和 b阶段基本一致,而在 c和 d阶段波形

有所变化,但其振幅相差不大.对比图 4( b)和图7

( b)的时域波形也可以看到,在d阶段系统波形变

化最大.与右轴承相连的节点 21, 由于右轴承座

松动,其振动加剧, 幅值变为 1� 65∀m, 相当于未

松动时幅值的 10倍,放大其底端波形可以看到削

波现象,这说明在此时松动部分与基础发生碰撞

而产生了刚度突变, 通过削顶长度能够看出松动

支座与基础接触时间的长短.

图 8是与图 7( a)四个阶段对应的幅值谱图.

与单支座松动时的频谱结构非常相似, 频率变化

规律也基本一致,都是经历了周期 1、周期 2、周期
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6和周期 4运动. 不同之处在于有个别频率幅值

有所变化, 如图 8( c)中 1X / 6 幅值变的很小, 而

1X / 3幅值则变大.

图 9是对应图 8 和图 7( a)四个不同松动刚

度下的轴心轨迹图, 与单支座松动相比,轴心轨迹

变化很大. 在松动刚度较大时, 轴心运动为一个

�三角 形,其运动方向如图 9( a)箭头所示, 其中

箭头 3表示了松动部分与基础发生了削波现象.

随着松动刚度减小,轴心变为两个削底� 8 字形,

其运动方向如图 9( b)所示. 随着刚度再减小, 轴

心运动变为螺旋上升和下降, 但其下降形式与图

6( c)有所不同.当刚度再减小,如图 9( d)所示,其

轴心轨迹的螺旋状变的起伏不定, 这也说明轴心

运动日趋复杂,规律性越来越差.这也暗示出随着

松动刚度的减小,系统低频运动加剧,系统越来越

不稳定.
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3 � 结 � 论

1) 考虑只有左支座松动发生,且松动间隙又

远大于松动质量的振幅时,系统随着松动的刚度

的下降,与松动端相连的节点经历了周期 1、周期

2、周期 6和周期 4运动;时域波形发生了波谷削

波现象,且随着松动刚度的下降,低频成分幅值逐

渐增加,轴心轨迹出现了下上跳跃,从而形成螺旋

上升和下降,这也暗示系统在正在失稳.

2) 当双支座松动故障发生时,与左松动端相

连的节点运动形式与只有左支座松动时的系统运

动基本一致,但随着松动刚度的减小,差异越来越

大.主要表现在低频谐波成分幅值比单支座松动

的幅值大,且波形形状有很大差别.轴心轨迹变化

最大,在松动刚度很低时,轴心轨迹的螺旋状变得

起伏不定,这也说明轴心运动日趋复杂,规律性也

越来越差.另一方面也说明随着松动刚度的减小,

系统低频运动加剧, 系统会越来越不稳定.

这些在不同松动情况下的故障特征, 可作为

诊断螺栓松动的一个重要理论依据.
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