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摘要: 针对实际的航空发动机转子系统, 建立了含滚动轴承故障的转子2滚动轴承2机匣耦合模型。在模型中, 考虑

了机匣运动, 弹性支承与挤压油膜阻尼的作用, 同时, 充分考虑了轴承间隙、滚珠与滚道的非线性赫兹接触力以及

由滚动轴承支撑刚度变化而产生的变柔性 (V arying Comp liance)V C 振动。在此基础上, 建立了耦合系统中滚动轴

承外圈、内圈及滚动体的损伤动力学模型, 并运用数值积分方法进行了动力学仿真与分析。结果充分表明了本文提

出的转子2滚动轴承2机匣耦合系统及滚动轴承故障动力学模型的正确有效性。
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引　言

在旋转机械中, 滚动轴承是应用最为广泛的一

种通用机械部件, 它的运行状态是否正常往往直接

影响到整台机器的精度、可靠性及寿命等。据统计,

在旋转机械中发生的故障有 7% 是由滚动轴承故障

而引发[1 ] , 因此, 对滚动轴承的状态监测与故障诊断

具有重要工程实际意义。故障诊断的经验表明, 振动

诊断方法是诊断滚动轴承最为有效和灵敏的方法,

显然, 为了更加有效地实施滚动轴承的故障诊断, 进

行滚动轴承的振动特性研究具有重要意义。M cfad2
den 与Sm ith 建立了滚动轴承在径向载荷下单点故

障和多点故障的振动模型, 解释了轴承的故障振动

特性[2, 3 ]。张中民等建立的滚动轴承外圈、内圈和滚

动体存在局部故障的振动模型[4 ]。B rie 将滚动轴承

系统简化为一线性时变模型, 进一步解释了轴承元

件存在局部损伤时的振动规律等[5 ]。但是, 目前关于

滚动轴承故障动力学模型基本上没有对滚动轴承故

障进行动力学建模与仿真, 未充分考虑转子振动的

影响作用, 未将转子、轴承、轴承座、机匣作为一个整

体考虑, 因此与实际情况必然存在较大差距。

通常, 航空发动机的转子通过滚动轴承支承在

定子机匣上, 而机匣支承在基础上或吊挂在飞机上,

为了减少转子的振动以及调节转子的临界转速, 在

轴承与轴承座之间往往加有弹性支承和挤压油膜阻

尼器, 因此, 它们之间的运动相互耦合、相互影响, 从

而在结构和动力学上构成了转子2滚动轴承2机匣耦

合系统[6, 7 ]。本文针对实际航空发动机的转子轴承系

统, 建立了转子2滚动轴承2机匣耦合动力学模型, 在

模型中, 充分考虑弹性支承和挤压油膜的影响、滚动

轴承的非线性接触力、总体刚度的周期变化以及轴

承间隙。在此基础上, 进一步建立了滚动轴承的外

圈、内圈及滚动体故障动力学模型, 运用数值积分方

法详细研究了滚动轴承的故障特征。

1　含滚动轴承故障的转子2滚动轴承2
机匣耦合系统动力学模型

　　图1 为转子2滚动轴承2机匣耦合动力学模型, 转

子两端由2 个相同的滚动轴承支承。在该耦合模型

中, 考虑转子在初始不平衡作用下的强迫振动, 以及

由于滚动轴承的刚度变化而产生的变柔性V C 振

动。同时考虑轴承外圈与轴承座之间的弹性支承和

挤压油膜阻尼器, 以及由此而激发起的机匣振动。转

子系统各部件的运动相互作用、相互耦合, 共同存在

于一个耦合系统中。

图 1 中, m c为机匣 (定子) 质量; m rp为转子在圆

盘处的等效质量; m rL , m rR为转子在左右两端轴承处

的等效质量 (通常m rL = m rR ) ; m wL ,m wR为左右滚动轴
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图 1　转子2滚动轴承2机匣耦合系统动力学模型

承外圈质量; m bL , m bR为左右轴承支座质量; k , c, crb

为转轴刚度、转子在圆盘处的阻尼、转子在轴承处的

阻尼; k tLH , k tLV为左轴承外圈与左端轴承支座之间的

横向和垂向弹性支承刚度; ctLH , ctLV 为左轴承外圈与

左端轴承支座之间的横向和垂向挤压油膜阻尼;

k tRH , k tRV 为右轴承外圈与右端轴承支座之间的横向

和垂向弹性支承刚度; ctRH , ctRV 为右轴承外圈与右端

轴承支座之间的横向和垂向挤压油膜阻尼; k fLH , k fLV

为机匣与左端轴承支座之间的横向和垂向支承刚

度; cfLH , cfLV 为机匣与左端轴承支座之间的横向和垂

向支承阻尼; k fRH , k fRV 为机匣与右端轴承支座之间

的横向和垂向支承刚度; cfRH , cfRV 为机匣与右端轴承

支座之间的横向和垂向支承阻尼; k cH , k cV 为机匣与

基础之间的横向和垂向支承刚度; ccH , ccV 为机匣与

基础之间的横向和垂向支承阻尼; O 1, O 2, O 3 为轴承

几何中心、转子几何中心、转子质心; e 为质量偏心

量; F x bL , F y bL 为左端轴承的支承反力; F x bR , F y bR为右

端轴承的支承反力。

由牛顿第二定律, 可以得到系统运动微分方程

m rp x
¨

rp + k (x rp - x rR ) + k (x rp - x rL ) + cx
·

rp =

m rpeΞ2co sΞt

m rp y
¨

rp + k (y rp - y rR ) + k (y rp - y rL ) + cy
·

rp =

m rpeΞ2 sinΞt- m rp g

m bR x
¨

bR + k fRH (x bR - x c) + cfRH (x
·

bR - x
·

c) + k tRH (x bR -

x wR ) + ctRH (x
·

bR - x
·

wR ) = 0

m bR y
¨

bR + k fRH (y bR - y c) + cfRH (y
·

bR - y
·

c) + k tRH (y bR -

ywR ) + ctRH (y
·

bR - y
·

wR ) = - m bR g

m bL x
¨

bL + k fLH (x bL - x c) + cfLH (x
·

bL - x
·

c) + k tLH (x bL -

x wL ) + ctLH (x
·

bL - x
·

wL ) = 0

m bL y
¨

bL + k fLH (y bL - y c) + cfLH (y
·

bL - y
·

c) + k tLH (y bL -

ywL ) + ctLH (y
·

bL - y
·

wL ) = - m bL g

m rR x
¨

rR + k (x rR - x rp ) + crbx
·

rR - F x bR = 0

m rR y
¨

rR + k (y rR - y rp ) + crby
·

rR - F y bR = - m rR g

m rL x
¨

rL + k (x rL - x rp ) + crbx
·

rL - F x bL = 0

m rL y
¨

rL + k (y rL - y rp ) + crby
·

rL - F y bL = - m rL g

m wR x
¨

wR + k tRH (x wR - x bR ) + ctRH (x
·

wR - x
·

bR ) + F x bR = 0

m wR y
¨

wR + k tRH (ywR - y bR ) + ctRH (y
·

wR - y
·

bR ) + F y bR =

- m wR g

m wL x
¨

wL + k tLH (x wL - x bL ) + ctLH (x
·

wL - x
·

bL ) + F x bL = 0

m wL y
¨

wL + k tLH (ywL - y bL ) + ctLH (y
·

wL - y
·

bL ) + F y bL =

- m wL g

m cx
¨

c+ k cH x c+ ccH x
·

c+ k fRH (x c- x bR ) + k fLH (x c-

x bL ) + cfRH (x
·

c- x
·

bR ) + cfLH (x
·

c- x
·

bL ) = 0

m cy
¨

c+ k cH y c+ ccH y
·

c+ k fRH (y c- y bR ) + k fLH (y c- y bL ) +

cfRH (y
·

c- y
·

bR ) + cfLH (y
·

c- y
·

bL ) = - m cg

1. 1　轴承力模型

滚动轴承由内圈、外圈、滚动体及保持架组成,

外圈通过滚动体对内圈的作用力是由于它们的弹性

变形产生的弹性力。本文所研究的滚动轴承设定轴

承外圈固定在轴承座上, 内圈固定在旋转的轴上。滚

动轴承旋转时, 会出现这样一种振动类型: 滚珠的载

荷是轴承外圈角位移的函数, 同时轴承的总刚度连

续变化, 由于受变化的轴承的柔顺性的影响, 就会产

生所谓的变柔性V C 振动现象[8, 9 ]。

图 2 为滚动轴承模型示意图, 滚动轴承将受到

来自转子不平衡激励所产生的强迫振动, 其振动频

率为转子的旋转频率。同时, 滚动轴承也将产生由于

轴承总刚度连续周期变化而形成的V C 振动, 该振

动为参数激励, 其振动的原因来自轴承总体刚度的

周期变化。

图 2　滚动轴承模型示意图

设轴承中滚珠在内外滚道之间等距排列, 滚珠

与滚道之间为纯滚动。设一滚珠与外圈接触点的线

速度为V O ut, 与内圈接触点的线速度为V In , 轴承外圈

的旋转角速度为 ΞO uter, 轴承内圈的旋转角速度为

ΞInner, 外滚道半径为R , 内滚道半径为 r, 则
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V O ut = ΞO uter ×R (1)

V In = ΞInner × r (2)

　　则, 保持架 (即滚珠中心)线速度为

V Cage =
(V O ut + V In)

2
(3)

　　由于外圈固定, 因此有V O ut= 0, 则

V Cage =
V In

2
=

(ΞInner × r)
2

(4)

　　所以, 保持架的角速度为

ΞCage =
V Cage

(R + r) ö2
=

(ΞInner × r) ö2
(R + r) ö2

=

ΞInner × r
R + r

(5)

　　由于内圈固定在轴上, 故有ΞInner = ΞRo to r, 所以,

设轴承的滚珠个数为Z , 则V C 频率即为滚珠通过频

率, 有

ΞVC = ΞCage × Z = ΞRo to r ×
r

R + r
× Z =

ΞRo to r ×B N (6)

式中　B N 为V C 频率与旋转频率之比。设第 j 个滚

珠处的角度位置为 Ηj , 有 Ηj = ΞCage× t+
2Π
Z

( j - 1) ,

( j = 1, 2, ⋯, Z ) , 则, 设内圈中心在X 和 Y 方向产生

振动位移分别为x 和y , 同时假设滚动轴承初始间隙

为 ∆0, 由滚动轴承局部损伤引起的间隙为∆D , 则第 j

个滚珠与滚道的法向接触变形量为

∆j = x co sΗj + y sinΗj - ∆0 - ∆D (7)

　　由非线性赫兹接触理论, 可以得到由于滚动接

触, 第 j 个滚珠与滚道所产生的接触压力 f j , 同时考

虑到滚珠与滚道间只能产生法向正压力, 所以只有

∆j > 0 时才有作用力, 利用亥维塞函数H , 则有

f j = C b [∆j ]
3
2 = C b (x co sΗj + y sinΗj - ∆0 -

∆D )
3
2 H (x co sΗj + y sinΗj - ∆0 - ∆D ) (8)

式中　C b 为赫兹接触刚度, 与相互接触的材料和形

状有关。 f j 在X 和Y 方向的分量为

f jx = f j co sΗj

f jy = f j sinΗj

(9)

　　所以, 滚动轴承所产生的轴承力为

F x = ∑
N b

j= 1
f jx , 　F y = ∑

N b

j = 1
f j y (10)

　　由此可得图1 中滚动轴承所产生的轴承力

① 当 x = x rR - x wR , y = y rR - ywR , 则, F x bR = F x ,

F y bR = F y

② 当x = x rL - x wL , y = y rL - ywL , , 则, F x bL = F x ,

F y bL = F y

1. 2　计算参数

本文选取的转子系统的初始参数如下: m rR =

m rL = 410 kg,m rp = 3211 kg, crb= 1 050 N ·söm , c=

2 100 N · söm , k = 215×107 N öm , e = 0101 mm ,

m c= 50 kg, m bL = m bR = 20 kg, k fLH = k fLV = k fRH =

k fRV = 715×106 N öm , cfLH = cfLV = cfRH = cfRV =

2 100 N ·söm , k tLH = k tLV = k tRH = k tRV = 215×106

N öm , ctLH = ctLV = ctRH = ctRV = 1 050 N · söm , k cH =

k cV = 215×109N öm , ccH = ccV = 2 100 N ·söm。

滚动轴承选取文献[ 8 ]的J IS6306 滚动轴承, 其

参数见表1 所示。

由于转子2滚动轴承2机匣耦合系统的滚动轴承

故障动力模型存在许多非线性因素。本文采用R KF

(R unge2Ku tta2Felhberg ) 格式的变步长龙格2库塔

法[10 ]对微分方程组进行数值积分求解, 从而获取来

获取系统响应, 并以此来研究滚动轴承故障规律。

2　转子2滚动轴承2机匣耦合系统中的
滚动轴承故障建模

211　模型验证

本文采用与文献[ 9 ]中相同的滚动轴轴承, 进行

了比较分析, 图3 (a)为在转速为300 röm in 时, 本文

仿真计算得到的转盘处X 方向的振动位移; 图 3 (b)

为在转速为 300 röm in 时,M evel 在文献 [ 9 ]中计算

得到的转盘处X 方向的振动位移。通过对比, 可以

发现计算结果非常一致, 振动幅值上的区别为不同

转子参数所致。

　　该计算结果可以解释如下: 由于滚动轴承支承

下的不平衡转子具有两方面激励, 即来自不平衡的

旋转频率激励和来自轴承内部刚度周期变化的内部

参数激励。当转速很低时, 不平衡激励比较微弱, 此

时可以观察出由于轴承内部刚度周期变化所引发的

V C 振动,V C 振动的频率为旋转频率的 B N 倍, 在

表 1　J IS6306 滚动轴承主要计算参数

外圈半径

R ömm

内圈半径

römm

节径

D ömm

滚珠直径

d ömm
滚珠个数Z

接触角

Α

接触刚度C bö

(N ·m - 3ö2)

轴承初始间隙

∆0öΛm

V C 频率与旋转

频率之比B N

6319 4011 52 1119 8 0o 13134×109 0 3108
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本文,B N = 3108 (如表1 所示)。从图3 (a)和 (b)可以

看出, X 方向和Y 方向的运动是周期的, 并明显地表

现出滚珠的通过频率, 当一个滚珠离开载荷区的时

候, 转子下降, 并接触一个新的滚珠, 使颤振迅速出

现和消失。从信号频谱上可以看出 (如图3 (c) ) , 振动

表现出V C 频率 (滚珠通过频率) 及其谐波。Fukata

的研究也表明[8 ] , 当转速在远离X 和 Y 方向两个临

界转速时, 运动是周期的, 表现出滚珠的转动频率和

它的谐波。显然本文计算结果与此吻合。

图 3　转子圆盘处X 向响应 (转速为 300 röm in)

212　滚动轴承故障建模

滚动轴承常见的失效方式有磨损、疲劳、腐蚀、

断裂、压痕、胶合失效等[11, 12 ]。当轴承元件 (包括外

圈、内圈、滚动体)的工作表面出现局部缺陷时, 会以

一定的通过频率产生一系列的宽带冲击, 同时, 轴承

系统将被这些冲击所激励, 产生一系列的冲击衰减

响应。通过频率通常取决于转速和轴承型号。设f O ,

f I, f B , f C分别为外圈、内圈、滚动体及保持架的通过

频率; f R为转子的旋转频率; Z 为滚珠数, d 为滚珠

直径; D 为轴承节径; Α为接触角 (本文设Α= 0°)。通

常设内圈与转轴一起转动, 外圈固定在轴承座上。表

2 为J IS6306 滚动轴承各故障特征频率 (通过频率)。

表 2　J IS6306 滚动轴承通过频率 (故障特征频率)

轴承元件 通过频率

外圈 f O =
Z
2

1-
d
D

co sΑ f R = 31084 6f R

滚珠 f B =
Z
2

D
d

1-
d
D

co sΑ
2

f R = 21570 4f R

内圈 f I=
Z
2

1+
d
D

co sΑ f R = 41915 4f R

保持架 f C=
1
2

1-
d
D

co sΑ f R = 01385 6f R

21211　滚动轴承外圈故障建模

当轴承外圈产生损伤时, 如剥落、裂纹、点蚀等

(如图 4 所示) , 在滚动体通过时通常会产生冲击振

动。图4 (a)为轴承外圈损伤的示意图, 图4 (b)为损伤

的展开图。图4 (b)中, 设损伤为一凹坑, 形状为一球

缺, 其横截面即为损伤表面,L D 为损伤表面的直径,

a 为损伤的深度, rB 为滚珠的半径。

图 4　外圈损伤示意图

由几何关系可以知道, 滚珠在损伤处是否形成

冲击, 将取决于损伤直径和损伤深度。因为h= rB -

rB
2- (L D ö2) 2 , 令h= a , 得a= rB - rB

2- (L D ö2) 2 ,

解得L D = 2 2rB a- a2 , 所以, 仅仅当满足条件

L D < 2 2rB a - a2 (11)

　　外圈的损伤才形成冲击, 否则将产生谐波激振。

事实上, 滚动轴承的局部损伤, 尤其是早期的损伤,

损伤面积通常较小, 满足式 (11) , 因此通常形成冲击

振动。不失一般性, 本文假设轴承外圈的局部损伤均
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满足式 (11) , 产生冲击振动。

为了模拟外圈的损伤故障, 认为滚珠进入损伤

区域后, 轴承间隙突然增加, 可能导致该滚珠与轴承

内外圈的赫兹接触力突然降低或变为零, 因此, 需要

确定滚珠在损伤区域的轴承间隙变化量。事实上, 从

图 4 (b) 可以看出, 由损伤引起的轴承间隙变化量

∆D = h , 即

∆D = rB - rB
2 - (L D ö2) 2 (12)

　　接下来需要确定由损伤引起的轴承间隙变化条

件。设第 j 个滚珠处的角度位置为Ηj , 有Ηj = ΞCage×

t+
2Π
Z

( j - 1) , ( j = 1, 2, ⋯, Z )。损伤在外圈的位置为

ΗOU T。显然, 在旋转过程中, 当滚珠的角位置与外圈

损伤角位置之间的差值在损伤角度Β范围内时, 将

产生式 (12)所表示的轴承间隙变化量, 即

û (ΗOU T - Ηj ) M OD (2Π) û < Β, ( j = 1, 2, ⋯, Z )

(13)

　　其中, 损伤角Β= arcsin (L D öD OU T ) , D OU T为外圈

直径。进行动力学计算时, 只需将得到的轴承间隙变

化量∆D代入式 (8)即可。

212. 2　滚动轴承内圈故障建模

轴承内滚道产生损伤时, 如: 剥落、裂纹、点蚀等

(如图 5 所示) , 根据损伤部位与滚动体发生冲击接

触的位置的不同, 振动的振幅大小会发生周期性的

变化, 即发生振幅调制。

图 5　内圈损伤示意图

图 5 (a) 为轴承内圈损伤的示意图, 图5 (b) 为损

伤的展开图。图5 (b)中, 设损伤为一凹坑, 形状为一

球缺, 其横截面即为损伤表面, L D 为损伤表面的直

径, a 为损伤的深度, rB 为滚珠的半径。与外圈损伤

类似, 不失一般性, 认为损伤满足式 (11) , 形成冲击

振动。

同理, 为了模拟内圈的损伤故障, 认为滚珠进入

损伤区域后, 轴承间隙突然增加, 可能导致该滚珠与

轴承内外圈的赫兹接触力突然降低或变为零, 因此,

需要确定滚珠在损伤区域的轴承间隙变化量。事实

上, 从图 5 (b) 可以看出, 由损伤引起的轴承间隙变

化量∆D = h , 即

∆D = rB - rB
2 - (L D ö2) 2 (14)

　　接下来需要确定由损伤引起的轴承间隙变化条

件。设第 j 个滚珠处的角度位置为Ηj , 有Ηj = ΞCage×

t+
2Π
Z

( j - 1) , ( j = 1, 2, ⋯, Z )。 t 时刻内圈损伤的角

位置为ΗIN = ΞRo to r×t。显然, 在旋转过程中, 当滚珠的

角位置与内圈损伤角位置之间的差值在损伤角Β范

围内时, 将产生式 (14)所表示的轴承间隙变化量, 即

û (ΗIN - Ηj ) M OD (2Π) û < Β, ( j = 1, 2, ⋯, Z )

(15)

其中, 损伤角Β= arcsin (L D öD IN ) , D IN 为内圈直径。进

行动力学计算时, 只需将得到的轴承间隙变化量∆D

代入式 (8)即可。

21213　滚动轴承滚动体故障建模

当轴承滚动体产生损伤时, 如剥落、裂纹、点蚀

等, 缺陷部位通过内圈或外圈滚道表面时会产生冲

击振动。同内圈存在点蚀时的情况一样, 根据损伤部

位与内圈或外圈发生冲击接触的位置不同, 也会发

生振幅调制的情况。如图6 所示。

图6 (a) 为滚珠损伤的示意图, 图6 (b) 为损伤的

展开图。图6 (b)中, 设损伤剥落块为球缺, 其横截面

即为损伤表面, L D 为损伤表面的直径, rB 为滚珠的

半径。显然滚珠损伤处与轴承内外圈接触时, 将产生

冲击振动。

同理, 为了模拟滚珠的损伤故障, 认为滚珠进入

损伤区域后, 轴承间隙突然增加, 可能导致该滚珠与

轴承内外圈的赫兹接触力突然降低或变为零, 因此,

需要确定滚珠在损伤区域的轴承间隙变化量。事实

上, 从图 6 (b) 可以看出, 由损伤引起的轴承间隙变

化量∆D = h , 即

∆D = rB - rB
2 - (L D ö2) 2 (16)

　　由表2 可知, 滚珠的通过频率, 即滚珠上的一点
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图 6　滚动体损伤示意图

通过内圈或外圈上的频率为

f B =
Z
2

D
d

1 -
d
D

co sΑ
2

f R

即 ΞB =
Z
2

D
d

1 -
d

D
co sΑ

2

ΞRo to r

　　设在随滚珠一起旋转的坐标系统内, 第 k 个滚

珠有损伤, t 时刻其所处的角位置为Ηk′, 有Ηk′= ΞB×

t+
2Π
Z

(k - 1)。t 时刻第 k 个滚珠的损伤与内圈接触

时, 其角位置Ηk′应该满足

Ηk′-
3
2

Π M OD (2Π) < Β

　　 t 时刻滚珠损伤与外圈接触时, 其角位置Ηk′应

该满足

Ηk′-
1
2

Π M OD (2Π) < Β

其中, 损伤角Β= arcsin (L D öD B ) ,D B为滚珠直径。进

行动力学计算时, 只需将得到的轴承间隙变化量∆D

代入式 (8)即可。

3　滚动轴承故障仿真分析

311　外圈故障仿真分析

　　设外圈的损伤直径L D = 01533 4 mm , 损伤深度

a= 21794 mm , 损伤位置为外圈垂直最下方, 转子转

速为ΞR = 200 radös, 即f R = 31183 H z。从表2 中不难

计算出外圈损伤的特征频率 f O = 31084 6 f R =

31084 6×31183µ 98 H z。容易验证该损伤满足式

(11)并形成冲击振动。图7 (a)为左轴承座垂直振动

加速度及由损伤产生的周期冲击信号, 从图中可以

看出, 损伤产生了轴承间隙的周期变化; 图 7 (b) 为

左轴承座垂直振动加速度频谱。从图7 (a)中可以清

楚地看出由损伤所产生的脉冲信号到来时, 均对轴

承系统产生冲击作用, 此时振动加速度突然增大, 冲

击过后, 轴承系统即产生一系列衰减振动。损伤的冲

击周期T µ 0101 s, 从图7 (b)所示的频谱上可以看出

冲击振动在频率900 和1 500 H z 附近产生两个共振

峰, 边频带间隔为 98 H z (约为 1ö0101) , 该频率正好

为外圈通过频率f O , 即外圈单点损伤的特征频率。

文献[ 11 ]指出, 外圈损伤在频谱上表现为在共

振频率附近出现一系列以外圈故障特征频率 f O 为

间隔的随频率增大逐渐衰减的离散谱线。由此可见,

计算结果与该结论充分吻合, 从而验证了本文对滚

动轴承外圈故障建模的正确性。

312　内圈故障仿真分析

设内圈的损伤直径L D 为01533 4 mm , 损伤深度

a= 21794 mm。转子转速为ΞR = 200 radös, 即 f R =

31183 H z。从表2 中不难计算出内圈损伤的特征频

率为: f I= 41915 4f R = 419154×31183≈ 156 H z。容

易验证该损伤满足式 (11) , 显然, 该损伤将形成冲击

振动。图8 (a)为左轴承座垂直振动加速度及由损伤

产生的周期冲击信号, 内圈的损伤同样产生了轴承

图 7　外圈损伤时左轴承座垂直振动响应
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图 8　内圈损伤时左轴承座垂直振动响应

间隙的周期变化。图8 (b)为轴承座垂直振动加速度

频谱。从图8 (a)中可以清楚地看出由损伤所产生的

脉冲信号冲击周期为T = 01006 4 s, 由于内圈故障

位置不断随其旋转而改变, 因此冲击的大小又受到

旋转频率的调制, 从图 8 (a) 可以看出每隔一个旋转

周期 (01032 s) , 冲击作用重复一次。从图8 (b) 的频

谱上可以看出, 冲击振动在频率 900 和 1 500 H z 附

近产生两个共振峰, 出现多个边频带族, 边频带间隔

为 32 H z, 与旋转频率相等, 反映了内圈故障的冲击

作用受内圈的旋转频率调制, 而两个边频带族之间

的频率间隔为156 H z, 正好为内圈的通过频率, 即内

圈单点损伤的特征频率。文献[ 11 ]的研究表明, 内圈

损伤在内圈故障频率 f I的各阶倍频处有幅值逐渐下

降的谱线, 并且以各阶倍频为中心在其两旁有间隔

等于旋转频率f r的调制谱线。显然, 本文仿真计算结

果也得出了一致的结论。

由于内圈故障位置不断随其旋转而改变, 因此

其振动情况比较复杂, 在频谱中无法直接观察到内

圈损伤所表现出的特征频率。实际的诊断经验也表

明了内圈故障通常难于诊断, 仿真结果从理论上给

予了解释, 由此也验证了本文对滚动轴承内圈故障

建模的正确性。

313　滚珠故障仿真分析

设滚珠损伤直径L D 为 01533 4 mm , 损伤深度

a= 21794 mm。转子转速为 ΞR = 200 radös, 即 f R =

31183 H z。从表2 中不难计算出滚珠损伤的特征频

率为: 2×f B = 2×21070 4f R = 2×21070 4×31183

≈ 132 H z, 保持架旋转频率f C= 01385 6f R = 01385 6

×31183= 1213 H z。图9 (a)为左轴承座垂直振动加

速度及由滚珠损伤产生的周期冲击信号, 显然损伤

也引起了轴承间隙的周期变化。图9 (b)为左轴承座

垂直振动加速度频谱。

从图 9 (a) 中可以清楚地看出, 由损伤所产生的

脉冲信号冲击周期为 01007 6 s, 由于滚珠故障位置

不断随其保持架旋转而改变, 因此冲击的大小又受

到保持架频率的调制, 从图 9 (a) 可以看出每隔一个

保持架旋转周期 (01008 3 s) , 冲击作用重复一次。从

图 9 (b) 的频谱上可以看出, 冲击振动在频率 900 和

1 500 H z附近产生两个共振峰, 形成多个边频带族,

边频带间隔约为 12 H z (等于 1ö01008 3) , 该频率为

保持架的通过频率 f C , 该边频反映了滚珠故障的冲

击作用受到保持架的旋转影响, 而两个边频带族之

间的频率间隔为132 H z (等于1ö01007 6) , 正好为滚

图 9　滚珠损伤时左轴承座垂直振动响应
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动体的通过频率, 即滚动体点损伤的特征频率。显

然, 滚珠故障的振动特征与内圈故障类似。另外, 从

图 9 中还可以看出, 在滚珠上的损伤对外圈和内圈

的冲击响应在大小上存在区别, 其中对内圈的冲击

响应不如对外圈的冲击响应大。该结论也符合实际

诊断经验和滚动轴承的结构特点。

文献[ 11 ]对滚动轴承的振动分析表明, 滚动体

损伤是以滚动体自转频率 (故障特征频率) f B各阶倍

频为中心的谱线, 两边的谱线为调制边频带, 间隔等

于滚动体的公转频率 (保持架特征频率) f C。由此可

见, 计算结果充分揭示了此规律, 同时也验证了本文

对滚动轴承滚珠故障建模的正确性。

4　滚动轴承故障实验验证

411　实验简介

　　本文用美国Case W estern R eserve U n iversity

电气工程实验室的滚动轴承故障模拟实验台的故障

数据进行诊断分析[13 ]。该实验台如图10 所示, 包括

一个 2. 72 kW 的电动机, 一个扭矩传感器ö译码器,

一个功率测试计, 还有电子控制器 (图中没显示)。待

检测的轴承支撑着电动机的转轴, 驱动端轴承为

SKF6205, 风扇端轴承为SKF6203。轴承用电火花加

工单点损伤, 损伤直径分为 01177 8, 01355 6, 01533

4 mm。其中, 轴承外圈的损伤点在 3∶00, 6∶00,

12∶00 3个不同位置进行设置。

图 10　滚动轴承故障模拟实验台实物图

电动机风扇端和驱动端的轴承座上方各放置一

个加速度传感器用来采集故障轴承的振动加速度信

号。振动信号由16 通道数据记录仪采集得到, 采样

频率为 12 kH z, 驱动端轴承故障还包含采样频率为

48 kH z 的数据。功率和转速是通过扭矩传感器ö译
码器测得手动记录的。

本文对SKF6203 轴承的外圈 (6∶00 位置)、内

圈及滚动体故障进行仿真分析验证, 其中损伤直径

01355 6 mm、深度为 21794 mm , 转速为 179 7 rö

m in。很容易验证该损伤满足式 (11) , 故将形成冲击

振动。表2 列出了SKF6203 轴承的几何尺寸。通过

计算可以得出[11, 13 ] , 旋转频率 f R = 2919 H z, 滚动轴

承各部件的特征频率分别为: 外圈 9114 H z、内圈

14811 H z、滚动体11914 H z、保持架1114 H z。
表 2　滚动轴承几何尺寸 (单位: mm )

型号 内圈直径 外圈直径 厚度 滚动体直径 节径

SKF6203 171000 2 391999 9 111999 0 61746 2 281498 8

412　滚动轴承故障仿真与实验对比分析

对于滚动轴承的表面局部损伤故障, 当损伤点

滚过轴承元件表面时要产生突变的冲击脉冲力, 该

力是一宽带信号, 所以必然覆盖轴承系统的高频固

有频率而引起谐振, 从而产生若干个共振频带。基于

小波变换的滚动轴承故障诊断基本原理是利用小波

分析得到共振频带, 然后利用H ilbert 变换进行解调

分析, 最后对解调后的信号进行FFT 变换, 得到小

波包络谱, 从包络谱中识别滚动轴承的特征频率。

由于二进离散小波变换和小波包变换以尺度的

二进离散求得小波系数, 而且通过M alla t 塔形算法

进行快速变换, 同时该方法具有无冗余分解和准确

重构的特点, 因此被广泛应用于滚动轴承故障诊

断[14～ 16 ]。又由于小波包变换对信号的分解更为精

细, 所以在滚动轴承故障特征提取中运用更多。故本

文采用小波包分析和H ilbert 变换来获取小波包络

谱, 选择db8 小波基函数, 分解到3 层。统一选节点

w (3, 3) 的重构信号来进行小波包络谱分析。

图11 和12 为外圈故障的仿真信号和实验信号,

可以看出仿真信号与实验信号取得了很好的一致

性, 在小波包络谱中, 均反映出了外圈故障的特征频

率及旋转频率; 图13 和14 为内圈故障的仿真信号和

图 11　滚动轴承外圈故障仿真信号及其小波包络谱
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图 12　滚动轴承外圈故障实验信号及其小波包络谱

图 13　滚动轴承内圈故障仿真信号及其小波包络谱

图 14　滚动轴承内圈故障实验信号及其小波包络谱

实验信号, 可以看出仿真信号与实验信号也取得了

很好的一致性, 时间波形上表现出了随旋转频率的

调幅特征, 在小波包络谱中, 均反映出了内圈故障的

特征频率、旋转频率及其倍频, 但是, 在仿真信号中

内圈故障的特征频率没有实验信号突出; 图15 和16

为滚动体故障的仿真信号和实验信号, 可以看出仿

真信号与实验信号在时间波形上差别较大, 仿真信

号中可以清晰地看出时间波形上表现出了随保持架

旋转频率的调幅特征, 但是在实验信号中由于其他

干扰信号的存在, 无法辨认信号的调幅特征, 在小波

包络谱中, 两者均反映出了滚动体故障的特征频率,

另外, 仿真信号的小波包络谱中清晰地反映了保持

架的特征频率及其倍频率, 而在实验信号的小波包

络谱中, 却未出现旋转频率, 这显然与滚动体的故障

特征不尽符合, 说明实验数据可能存在一定的误差。

图 15　滚动轴承滚动体故障仿真信号及其小波包络谱

图 16　滚动轴承滚动体故障实验信号及其小波包络谱
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　　通过比较分析可以看出, 利用本文的动力学仿

真模型, 所计算出的滚动轴承故障信号与实验结果

取得了较好的一致性, 充分反映了滚动轴承故障信

号中所出现的调制和共振现象, 在一定程度上说明

了本文转子2滚动轴承2机匣耦合系统的滚动轴承故

障动力学模型的正确有效性。需要指出的是, 仿真信

号与实验信号的数值差别与转子及其载荷等其他参

数相关, 并不影响本文对滚动轴承故障特征的分析。

5　结　论

(1)依据实际的航空发动机转子系统, 建立转

子2滚动轴承2机匣耦合系统。在模型中, 考虑了机匣

运动, 弹性支承与挤压油膜阻尼的作用, 同时, 充分

考虑了轴承间隙、滚珠与滚道的非线性赫兹接触力

以及由滚动轴承支撑刚度变化而产生的变柔性V C

振动并运用数值积分方法进行了动力学仿真与分

析。

(2)在耦合系统中, 建立了滚动轴承外圈、内圈

及滚动体的损伤动力学模型, 与目前的研究相比, 本

文所建立的滚动轴承故障模型考虑了转子、轴承及

机匣耦合系统的振动, 更加符合客观实际。通过对滚

动轴承外圈、内圈及滚珠故障的仿真计算分析, 表明

了本文所建立的滚动轴承损伤动力学模型及转子2
滚动轴承2机匣耦合系统的正确性。

(3)利用美国Case W estern R eserve U n iversity

电气工程实验室的滚动轴承故障模拟数据进行了仿

真与实验的比较分析, 仿真和实验取得了很好的一

致性。

(4) 本文研究工作对于更加真实地进行滚动轴

承故障动态仿真模拟, 更加深入地研究滚动轴承故

障机理和特征, 更加有效地实施滚动轴承的状态监

测和故障诊断等具有重要意义。
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D ynam ic ana lys is of ba ll bear ing faults in rotor-ba ll

bear ing- sta tor coupl ing system

CH EN Guo

(Co llege of C ivil A viat ion Co llege, N an jing U niversity of A eronau tics and A stronau tics, N an jing 210016, Ch ina)

Abstract: A t p resen t, in the study of dynam ic analysis on ball bearing fau lt, the effect of ro to r is hardly considered, In th is

paper, a im ing at ro to r2bearing system of p ractical aero2engine, a new ro to r2ball bearing2sta to r coup ling system dynam ic mod2
el w ith ball bearing fau lt is estab lished. In the model, the sta to r mo tion, the flex ib le suppo rt, squeeze film damper (SD F) are

considered, and the non linear facto rs of ball bearing such as the clearance of bearing, non linear H ertzian con tract fo rce be2
tw een balls and races, and the varying comp liance vib rat ion because of periodical variety of con tact po sit ion betw een balls and

races are modeled. O n th is basis, the fau lt models of ou ter race, inner race and ball in ball bearing are estab lished, and the

num erical in tegral m ethod is emp loyed to ob tain system ’s responses, and the vib rat ion characterist ics of ball bearing fau lts

are analyzed. T he resu lts show the ro to r2ball bearing2sta to r coup ling model and the new ball beating fau lt models are co rrect

and effective.
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