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转子弹性支承螺栓松动致干摩擦故障分析
黄行蓉，杨东来，肖凯文，姚    毅

（北京航空航天大学 中法工程师学院，北京 100191）

摘　　　  要：    根据工程实际中某核心机转子振动异常现象和试验件结构检测结果，建立了前支点鼠笼弹支

松动的故障转子简化力学模型。基于转子动力学理论和试验信号中谐波特征，建立了前支点鼠笼支承结构

由于螺栓连接松动致干摩擦简化模型，重点分析了干摩擦非线性对转子系统的轴心轨迹、弹支位移和支点

反力等动力学响应特征的影响，从简入繁分析了如下 3种转子的动力学特性：无故障的线性转子系统；考虑

螺栓松动致非线性力、不考虑陀螺效应的非线性系统；考虑螺栓松动致非线性力和陀螺效应的非线性转子

系统。研究发现：在转子系统中考虑干摩擦非线性力后，系统响应特征中会出现丰富的谐波成分；螺栓松动

故障转子系统简化力学建模时，是否考虑陀螺效应对谐波特征也有较为明显的影响。该研究能为该类故障

转子系统的监测和诊断提供参考。
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Analysis of dry friction fault caused by rotor elastic support bolt looseness

HUANG Xingrong， YANG Donglai， XIAO Kaiwen， YAO Yi

（Sino-French Engineering School，Beihang University，Beijing 100191，China）

Abstract:     Abnormal  vibration  of  a  core  engine  rotor  system  was  observed  in  the  experimental

results  under  different  working  conditions.  A  simplified  rotor  model  with  looseness  in  its  front  squirrel

cage supporting was established based on the experimental results. Based on the rotor dynamic theory and

the  experimental  signal  characteristics,  the  bolt  looseness  of  the  front  squirrel  cage  supporting  was

modeled  by  a  generalized  Dahl  friction  model  following  Masing  rules.  The  orbit  of  shaft  center,

displacement of front supporting and supporting anti-force were carefully analyzed for the following three

types: linear rotor system without fault; nonlinear rotor system with bolt looseness but without gyroscopic

effect;  nonlinear  rotor  system with  bold  looseness  and  gyroscopic  effect.  The  simulation  results  showed

that,  in  a  rotor  system with  dry  friction,  the  response  of  the  system had  rich  harmonic  components;  the

gyroscopic effect showed important influence on the harmonic components in the dynamic responses. The

research results provide a reference for the monitoring and diagnosis of this type of faulty rotor system.
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nonlinear dynamics
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航空发动机和燃气轮机等旋转机械广泛应用

于国防、能源、电力、船舶、制造业等众多领域，

在制造业中占有举足轻重的地位。旋转机械转子

系统的动力学特性决定着旋转机械的工作性能和

结构安全，出现故障而被迫停机将会造成巨大损

失，因此故障诊断及排故研究极为重要。我国发

动机型号研制实践表明，由于转子-支承系统引起

的发动机整机振动故障已成为研制和预研中碰到

的重大技术难题，而这些故障多数属于非线性动

力学问题[1]，例如支承松动、动静件碰摩、油膜失

稳等，严重制约了我国发动机型号研制进程，因

此对转子动力学中非线性问题的研究已愈来愈引

起学界的重视[2-8]。

现代航空发动机的工作转速一般均在 10 000
 r/min 以上，为了使其工作转速高于转子系统的

临界转速，转子系统大都采用“柔轴”设计，而在发

动机总体结构设计已确定的情况下，较为有效且

可行的方法是采用弹性支承，即通过改变弹性支

承的刚性，调整和控制临界转速，满足转子系统

临界转速设计准则的要求。其中，鼠笼式支承为

发动机中常用的弹性支承，其刚性相对于转子的

刚性较低，故称为弹性支承，其支承刚度对转子

动力学特性的影响很大[9-10]。文献 [11-13]中对分

段线性模型的松动故障转子系统的非线性特性展

开了分析，观测到分频和倍频现象，文献 [14-15]
对油膜力作用下的松动故障转子系统的进行了研

究，观测到复杂的非线性现象，文献 [16-17]对碰

摩作用下的故障转子系统中非线性现象进行了分

析，发现接触面特性会显著影响非线性动力学现

象，文献 [18-19]对松动-碰摩耦合作用下的故障

转子系统的非线性动力学特性进行了分析，观测

到丰富的耦合动力学现象等，文献 [20]指出现有

文献中对于轴承转子组合支承系统的非线性因素

考虑主要集中在赫兹接触和油膜力上。本文将重

点研究弹支螺栓松动致干摩擦非线性力对转子系

统动力学特性的影响。

转子系统的弹性支承与轴承座的连接件多为

拧紧螺栓，螺栓连接件将两个部件连在一起，靠

摩擦和剪切共同传扭。机器长期振动导致的螺栓

松动为旋转机械中的常见故障，当弹性支承结构

周向的拧紧螺栓出现松动时，工作状态下连接件

表面会出现摩擦作用，伴随转子的振幅变化呈现

黏滞或滑移状态，且滑移状态的摩擦力是与相对

速度和相对位移相关的力，最终会导致响应结果

中出现丰富的次谐波和倍频谐波成分，该故障为

典型非线性动力学问题。

本文建立了前支点鼠笼弹性支承松动后系统

中产生干摩擦非线性力的故障转子简化力学模型：

将转子系统简化为一个由质量、阻尼和弹簧组成

的集总参数模型，根据试验现象尝试建立了与位

移和速度均相关的基于 Masing准则的 Dahl干摩

擦迟滞模型，采用 Newmark时域方法仿真分析故

障转子系统中摩擦力对转子系统动力学行为的影

响，以期为有效识别转子系统的该类型故障提供

理论参考。

 1    转子系统的运动微分方程

 1.1   转子系统故障现象引入

在某型核心机转子的试验中，观察到在去程

慢车和回程慢车时，转子系统前支点鼠笼弹性支

承和轴承座的频谱特征相近，出现了丰富的谐波

成分，而弹性支承的次谐波成分表现得更加明显，

且弹性支承周围测点表示其存在明显偏载现象，

且转速波动和弹支偏载具有同步性。

该转子前支点鼠笼弹性支承通过轴向 10个

螺栓固定在前承力机匣轴承座上，推测是鼠笼弹

支的固定螺栓出现了松动，从而诱发拧紧螺栓处

的干摩擦力，干摩擦力是与相对速度和相对位移

相关的非线性力，导致在弹支和轴承座处传感器

测量得到的信号频谱特征中观测到丰富的谐波

成分。

为了确定鼠笼支承松动致干摩擦的引入对转

子系统动力学特性带来的影响，建立了转子系统

四自由度集总参数模型和螺栓松动导致的干摩擦

力模型，分析故障转子系统的动力学特性。

 1.2   转子-轴承系统动力学模型

某核心机的转子系统结构示意图如图 1所示。

工程中重点关注的是该转子系统的前两阶振

型，本文将采用四自由度集总参数模型对转子系

统进行简化，简化建模时采用假设如下：

1） 忽略转轴质量；
 

鼠笼支承

质心

后支点
y

z
x

图 1    某核心机转子系统示意图

Fig. 1    Diagram of the rotor of core engine
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2） 转子系统看作刚体，采用质量集中模型对

转子进行建模，选取质心的空间坐标 和 以及绕

轴转角 和绕 轴转角 为系统的 4个自由度；

3） 考虑前后支承的弹性，用两个正交的弹簧

对前后支承弹性进行建模；

4） 整个系统轴向自由度被约束。

考虑旋转系统的陀螺效应时，系统的运动方

程可以写作式（1）：

MẌ+（D+G）Ẋ+KX = Fext+Fnl （1）

M D K
Fext Fnl

G

其中 为系统质量矩阵； 为系统阻尼矩阵； 为

系统刚度矩阵；  为系统所受外力矢量； 为系

统所受非线性力； 为系统的回转矩阵。

位移坐标

X =


y
z
θy

θz


质量矩阵

M = diag（Mc,Mc, Jc, Jc）

刚度矩阵

K =
k1y+ k2z 0 k2yL2− k1yL1 0

0 k1z+ k2z 0 k1zL1− k2zL2

k2yL2− k1yL1 0 k1yL2
1 + k2yL2

2 0
0 k1zL1− k2zL2 0 k1zL2

1 + k2zL2
2


G回转矩阵 为

G = Ω


0 0 0 0
0 0 0 0
0 0 0 Jr

0 0 −Jr 0


Ω其中 为转速，单位为 rad/s。

 1.3   前支点弹性支承螺栓松动干摩擦力模型

x

yOz

f v

x

当系统前支点的鼠笼支承周向螺栓连接发生

松动时：当连接面上的相对位移或相对速度均小

于一定阈值时，采用 Dahl模型中的预滑动位移模

型，即此时摩擦力为 0 N；当连接面上的相对位移

和相对速度大于阈值后，开始产生滑动。摩擦力

方向为垂直于发动机轴线方向，即垂直于 方向，

位于 平面内。基于 Masing准则的 Dahl干摩

擦迟滞模型定义如式（2）所示，其三维摩擦力-位
移-速度轮廓图、二维摩擦力-位移曲线以及摩擦

力-速度曲线如图 2所示，图中 为摩擦力， 为相

对速度， 为相对位移，考虑摩擦力大小为 5 000 N。

Fnl =


−µ ·Fn v > v0且 |x| > x0

µ ·Fn v < −v0且 |x| > x0

0 |v| < v0或 |x| < x0

（2）

µ Fn v0 x0其中 为摩擦因数； 为正压力； 为速度阈值；

为位移阈值。

 2    数值计算及结果分析

试验转子系统的主要参数如表 1所示。

 2.1   无螺栓松动故障的转子系统动力学特性

不考虑陀螺效应时，可以计算得到该系统的

前两阶固有频率为 72.06 Hz和 106.86 Hz。

考虑陀螺效应对系统共振频率的影响，可作

出转子系统的坎贝尔图如图 3所示，其中反进动

 

v

f

0

x

f

0

v

0 x

摩擦力/N
5000

0

−5000
(a) 摩擦力-位移-速度

(b) 摩擦力-速度

(c) 摩擦力-位移

图 2    摩擦力与位移和速度的关系曲线

Fig. 2    Curve of friction vs. displacement and velocity
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频率一般不予考虑，则前两阶临界转速分别为

4 320 r/min和 6 120 r/min。

m

r mr =

100 g ·mm ω = 2π f f Fext =

mrω2

当系统受到不平衡激励时，设 为不平衡质

量， 为不平衡量距形心距离，数值仿真中取

， ，其中 为转子旋转频率，

。当转速为 4 800 r/min时，考虑陀螺效应的

转子系统质心和前支点沿 z方向的响应随时间的

变化曲线如图 4所示，系统质心轨迹如图 5所示。
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图 4    考虑陀螺效应但不考虑干摩擦非线性力时质心和前支

点沿 z方向的强迫响应

Fig. 4    Forced response in z direction of centroid and

front fulcrum with gyroscopic effect without dry

friction nonlinear force
 

在转速 4 800 r/min处，对质心 z方向的稳态

响应时域信号采样做傅里叶变换，可得其频谱特

征曲线如图 6所示，仅在激励频率处出现共振峰，

并未出现其他谐波成分。
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图 3    转子系统坎贝尔图

Fig. 3    Campbell diagram of rotor system
 

 

表 1    核心机转子的主要参数表

Table 1    Main parameters of the rotor of core engine

参数 数值

前后支点跨距/mm 1 398

转子总质量/kg 336

质心位置/mm 距前支点 857
直径转动惯量/108 （kg·mm2） 7.07
极转动惯量/106 （kg·mm2） 8.256
前支点支承刚度/107 （N/m） 2.25
后支点支承刚度/107 （N/m） 5

前支点阻尼/（N·s/mm） 60

后支点阻尼/（N·s/mm） 10
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 2.2   考虑螺栓松动故障的转子系统动力学特性

x0 =

v0 =

µ = Fn =

本文中在讨论转子系统中前支点鼠笼支撑螺

栓松动诱发的干摩擦非线性力时：假设前支点相

对滑移超过 0.2 mm，且前支点相对速度超过

0.01 m/s时，前支点上出现相对滑动，系统受

到滑动摩擦力作用。在数值模拟中，假定摩擦因

数为 0.5，正压力 1 000 N。需要指出的是，

不平衡激励和故障干摩擦模型中的具体参数是无

法测量的，因此以上假设中不平衡激励力和故障

模型干摩擦力的幅值比例更加具有实际意义，两

者比值大小决定了试验观测到的振动异常信号的

谐波成分特征。

 2.2.1    不考虑陀螺效应的干摩擦非线性系统的

动力学特征

1） 系统响应特征分析

不考虑陀螺效应建立干摩擦系统简化模型时，

当激振力频率为 80 Hz时，质心和前支点沿 z方

向的响应随时间的变化曲线如图 7所示。

3/4

5/4

对质心 z方向稳态响应时域信号采样做傅里

叶变换，其频谱特征曲线如图 8所示。提取非线

性系统质心 z方向响应的 1阶谐波成分，并与实

际响应进行对比，发现两条曲线并不完全重合，

证明非线性系统中除了 1阶谐波成分，还存在其

他显著的分频成分。进而提取非线性系统质心 z
方向响应中另外两阶主要的谐波成分，即 倍频、

倍频，以及最主要的前 3阶谐波成分之和叠加，

并与实际时域响应进行对比，如图 9所示。
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3/4 5/4

同上，对前支点稳态响应结果进行快速傅

里叶变换，可得不同阶谐波成分，最主要的谐

波成分亦为 1倍频、 倍频、 倍频，如图 10

所示。

2） 系统前支点支反力特征分析

支点反力随时间的变化曲线如图 11所示，对
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x

n/4（n ∈ N∗）

处于稳态的支点反力时域信号采样做傅里叶变换，

可得其频谱特征曲线如图 12所示。同上，当前支

点在 方向产生相对滑移时，滑移产生的非线性支

点反力将使得非线性系统的响应特征呈现出丰富

的分频成分，且非线性摩擦力引起的分频成分与

系统时域响应中产生的分频成分相同，都呈现出

特性。

 2.2.2    考虑陀螺效应的干摩擦非线性系统的动力

学特征

1） 系统响应特性分析

在转子系统建模中同时考虑支承松动致干摩

擦非线性和陀螺效应，利用 Newmark显式时域积

分算法可以得到该系统在 4 800 r/min转速下的质

心和前支点支承的响应如图 13所示。
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z在转速 4 800 r/min处，对质心 方向的稳态响

应时域信号采样、做傅里叶变换，可得其频谱特

征曲线如图 14所示。

z提取系统质心 方向稳态响应的 1阶谐波成

分，并与实际响应进行对比，如图 15所示，两条曲

4/5 6/5

线并不完全重合，证明非线性系统中除了 1阶谐

波成分，还存在其他显著的倍频成分。提取非线

性系统质心 z方向响应的 1倍频、 倍频和

倍频谐波成分，并与实际响应进行对比，如图 15

所示。

对前支点稳态响应结果进行快速傅里叶变换，

亦可得不同阶谐波成分，如图 16所示。
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对比图 15和图 16可以看出，与不考虑陀螺

效应的结果有所区别，幅值较大的两阶非激励频

率分别为 倍频和 倍频，两者距离激励频率

均比不考虑陀螺效应时更加接近（不考虑陀螺效

应时分别为 倍频和 倍频）。响应中最主要

的前 3阶谐波按幅值大小排列分别为 1倍频、

倍频和 倍频。

y

z y z

同时考虑陀螺效应和干摩擦非线性影响的稳

态质心轨迹如图 17所示，在该转速下，质心在 方

向与 方向的最大偏移量相同，但由于 方向和 方

向存在相位差，不会同时达到最大值，最终的质

心轨迹呈现出玫瑰线形态，与试验观察到的现象

一致。
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Fig. 14    Steady-state spectrum curve of centroid
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2） 系统前支点支反力特征分析

通过 Newmark显式时域积分算法可以得到

系统前支点的支点反力如图 18所示。

使用快速傅里叶变换得到前支点的支点反力

频谱特征曲线如图 19所示。

观察图 19可知，在干摩擦非线性影响下，前

支点的支反力频谱特征曲线中也会出现丰富的谐

波成分。对比图 12和图 19可以发现陀螺效应对

于支反力的傅里叶变换结果影响与对系统的稳态

响应的傅里叶变换结果影响类似。对于不考虑陀

螺效应的干摩擦非线性系统，支反力频谱特征曲

线上各峰值间隔频率为 1/4倍激振力频率，而对

于考虑陀螺效应的干摩擦非线性系统，这一间隔
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图 17    质心轨迹时域曲线

Fig. 17    Trajectory of centroid in time domain
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约为 1/5倍激振力频率，该规律与系统时域响应

傅里叶变换后的频谱特征曲线的结果一致。

 3    结　论

针对某型核心机转子的试验中观察到的转子

系统前支点弹支和轴承座附近传感器信号中具有

丰富的频谱特征，本文建立了该转子系统的简化

集总参数模型，针对鼠笼螺栓松动故障建立了与

速度和位移均相关的干摩擦模型，采用 New-
mark显示时域积分算法计算了该转子系统的频

率和响应特征，分析了以下 3种转子系统的响应

特性：①无螺栓松动的线性转子系统；②有螺栓

松动但不考虑陀螺效应的故障转子系统；③有螺

栓松动且考虑陀螺效应的故障转子系统。

通过分析以上 3种系统，得到了如下结论：

1）  采用与相对位移和相对速度均相关的摩

擦模型模拟鼠笼弹支螺栓松动故障时，工作状态

下的转子系统前支点鼠笼弹支螺栓松动处的摩擦

力会反复跳变，前支点和轮盘质心的响应以及前

支点支反力均会产生丰富的谐波成分，轴心轨迹

呈现出玫瑰线形状，与试验现象吻合良好。

2）  在建模仿真螺栓松动故障转子动力学特

性时，考虑陀螺效应和不考虑陀螺效应对系统响

应和支反力的谐波成分也有明显区别。
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图 19    稳态支反力频谱特征曲线

Fig. 19    Steady-state spectrum curve of force on front fulcrum
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