
基于小波能量谱的轴承振动噪声缺陷辨识方法

摘要

随着汽车、家电等产品向超平稳方向发展，产品制造厂家对轴承振动和噪声

特性提出了愈来愈高的要求，要求其振动和噪声水平低、无异音，甚至静音，并

具有长时间保持低振动和低噪声的寿命特性。当前轴承故障诊断技术绝大部分都

集中于对于工作过程中的轴承失效原因的检测和预测，而于轴承生产厂家来说，

他们更为关心的是：究竟是什么因素导致新出厂的轴承振动噪声值超标。本课题

就是针对这一问题，希望能够找到一种有效的缺陷辨识方法，使其在对新下线的

轴承进行质量检测时，能够快速的发现轴承缺陷，以改进生产加工工艺，有效的

降低轴承成品的振动噪声值。

本文首先建立包括润滑等摩擦因素影响的轴承振动模型，对轴承运转状态参

数进行较为精确的分析，对轴承单缺陷因素所产生的激励进行分析，以确定缺陷

产生激励的及引起轴承振动的特性，为随后的振动信号分析奠定理论基础。另一

方面，选取对信号有良好分析能力的分析方法，提取表征振动性能的特征量，以

达到对缺陷进行辨识的目的。具体完成了一下工作：

第一、克服了经典轴承振动模型线性化假设的缺陷，建立了轴承振动5自

由度的非线性模型。该模型充分考虑了润滑状态下轴承的非线性动力学特性，包

括接触区的弹性流体动力润滑(EHL)的卷吸效应和挤压效应，建立了良好润滑

状态下的轴承振动模型，与轴承实际工作状态更符合，为轴承的故障诊断提供了

理论基础。

第二、对轴承振动噪声影响因素进行分析，按照影响因素的特点对激振力

形式进行了分类，以轴承元件损伤及表面波纹度为例讨论了轴承振动激励力的计

算方法以及由这几种缺陷所引起的轴承的缺陷频率的仿真计算。

第三、对汽车空调器轴承振动试验数据进行了小波包分析。该轴承振动信

号有以下的特点：1、故障信号为非平稳信号；2、故障信号不明显，隐藏在背景

振动中；3、振动频率集中在中高频段。针对这些特点，我们采用有自适应时频

窗作用的小波包函数对信号进行分析。
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第四、根据小波包能量谱的概念，提出小波包能量谱变化率序列口作为提

取缺陷信号的依据，对aJ>1．42I堑Jz．[、波包空间进行信号重构，最后对重构信号进

行缺陷分析。针对采集的几组轴承信号进行分析，发现小波包能量谱变化率可以

作为缺陷提取方法，它能够提高信号的信噪比，使故障信号较为明显，以达到精

确判断轴承缺陷的目的。

关键词：轴承：振动模型；缺陷辨识；小波包变换；链量谱
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Identify the Defect of Bearing Vibration and Noise with

Wavelet Packet Energy Spectrum

Abstract

With the development of automobile industry and appliance．it

requires the rolling bearing with little vibration and low noise．so

bearing factory pay more attention to how to reduce the bearing vibration

and noise．The current bearing diagnosis technique focus on finding

causes of bearing invalidation．But for the bearing factory，they are more

concerned is which factor cause new bearings having high vibration value

and noise．This article wants to find out a availability method to defect

the bearing fault rapidly and effectively．With this method the factory

can improve the product craft timely in order to enhance the voice and

vibration quality．

In this artic]e，the vibration model is constructed first，the model

based on the tribo—dynamics viewpoint of bearing vibration，it reflects

the effect of lubrication．In this paper，the exciting and response

characteristies of bearing fault is discussed．The analysis of vibration

model build the basic of defect diagnosis．On the other hand，the

compatible means of signal analysis is introduced and the eigenvector to

token bearing estate is found．The results are as follows：

1．Overcoming the linearization hypothesis of classic bearings

vibration model，establish the bearing non一1inear model．The model

considers bearing non一1inear dynamics characteristics，establish the

vibration equation with lubrication．

2．Analyse the impact factor of bearing vibration．According the

exciting and response characteristic of the factor to look for the 1 ikely

expression．With the simulink，the defect trait of the waviness in balls
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and rings iS discussed．

3．The vibration Signal of new bearing is not similar with the signal

of malfunction bearing，the character of signal of new bearing iS analysed，

SO choose wavelet packet method to dispose the signal．

4．With the theory of wavelet packet energy spectrum．raise wavelet

packet energy spectrum variety rate．Use this rate as a eigenvector to

pick—up the defect，then reconstruct the signal．With the result，bearing

defectS iS found exactjtude．

Key words：Bearing；Vibration Model；Defect Diagnose；WaveIet Packet；

Energy Spectrum
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1绪论

在工业生产领域和人们的生活中，轴承作为支承部件广泛应用于汽车、家电

产品(洗衣机，空调、冰箱)、计算机等重要系统中。而这些产品中的轴承多处

出于高速运转的运动状态，它产生的振动会造成噪声传播出去。故在轿车、家用

电器中，滚动轴承的振动噪声严重的影响着产品的品质。随着汽车、家电等产品

向超平稳方向发展，产品制造厂家对轴承振动和噪声特性提出了愈来愈高的要

求，要求其振动和噪声水平低、无异音，甚至静音，并具有长时间保持低振动和

低噪声的寿命。

轴承疲劳寿命和振动和噪声性能一直是滚动轴承的重要质量和性能指标。随

着材料和制造技术的进步，疲劳寿命有了大幅度提高。而在很多场合，如精密仪

器，轿车和家用电器等，随着有关噪声环境日益严格，对轴承振动和噪声特性的

要求日趋严格，轴承振动和噪声已经上升为衡量轴承质量的第一重要的指标口1。

这是因为轴承己经具备足够长的疲劳寿命，轴承因振动和噪声失效通常先于疲劳

失效；而且振动和噪声是轴承性能的综合反映，理论研究和工程实践都已经表明

凡是影响疲劳寿命的因素无一例外地影响着轴承的振动和噪声特性。一定程度上

优良的振动和噪声性能预示着长的使用寿命。因此，降低轴承振动和噪音一直是

世界各国轴承公司多年来的重要研究课题。

我国球轴承振动噪声水平同国外先进水平相比，存在的突出的问题是振动值

大、音质差、保持低振动、低噪声的时间短，满足不了配套主机的要求。随着家

用电器行业、计算机行业、汽车行业的迅猛发展，市场对低噪音轴承的需求量也

大幅度的增长。据市场调查统计，家用空调市场低噪音轴承年用量几千万套，无

论是轴承的振动值还是音质，国产轴承都难以满足使用要求，基本靠进口。洗衣

机市场低噪音轴承年用量约3300万套，国产低噪音轴承虽基本能满足使用要求，

但还有相当一部分需求靠进口。综合其他行业的需求，全国年需求低噪音深沟球

轴承2-3亿套。由于受轴承产品技术开发能力及生产制造水平的限制，国内年产

高档低噪音深沟球轴承远远满不足了国内配套主机市场的需求，75％．80％靠进
～

口。由于进121低噪音轴承价格昂贵(比国内价格高出约20％-25％)，国内许多主机
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生产厂家急于在国内找到满足质量及批量要求的替代轴承嘲。

对于轴承生产厂家来说，他们关心的是：究竟是什么因素导致新出厂的轴承

振动噪声值超标。本课题就是针对这一问题，希望能够找到一种有效的故障诊断

方法，使其在对新下线的轴承进行质量检测时，能够快速的发现轴承缺陷，以改

进生产加工工艺，有效的降低轴承成品的振动噪声值。

1．1国内外轴承振动噪声质量标准发展

1．1．1国外标准发展

国外关于滚动轴承振动与噪声技术的研究早在1933年就已开始。当时的研

究目的主要是为了在电机中以滚动轴承替代滑动轴承。1940年前后，尤其是1945

年即第二次世界大战以后随着轴承由军工需求而转向民用市场，日本开始对轴承

的振动与噪声进行系统的研究，并于1960年制定了世界上第一个有关轴承噪声

的国家标准JISBl548《滚动轴承声压级测量方法》，1950年以后，美国主要从国

防角度出发，在海军的支持下，开始对轴承的振动与噪声进行系统的研究。1954

年制定的美国军用标准MIL-B．17931《船舰技术条件》对世界范围内的低噪声(或

低振动)轴承技术发展具有广泛的影响。随着轴承生产自动化程度的不断提高、

制造工艺的不断改进，工业发达国家开始批量且稳定地生产低噪声轴承。1980

年左右，低噪声轴承的生产基本上形成了普及态势。日本NSK公司陆续推出了

EROVICR)级轴承(即“静音”轴承)，EF(MCF)级轴承(即为“超静音”轴承)。

目前该公司的产品与1980年左右的产品相比，振动值水平降低了50％。

关于轴承振动与噪声，ISO至今尚无正式标准，但以ISO／'rC4 N1235文件

的形式，于2000年1月颁布了最新版本的标准草案ISO／CDl5242．1《滚动轴承

一振动测量方法一第1部分：原理》。该标准草案的使用范围为向心球轴承、推

力球轴承、向心滚予轴承和推力滚子轴承。测量物理量有振动位移、速度和加速

度，但主要推荐的是振动速度。对径向和角接触轴承将频率范围分为：50I-Iz～

300Hz，300Hz～1800Hz和1800Hz-10000Hz三个频段。美国国家标准

ANSI／AFBMA Std．13．1987限1993)《滚动轴承振动与噪声(钡9量方法)》首次制定

于1970年，修订于1987年和1993年。龟标准分非仪器球轴承和仪器球轴承，

2
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其中非仪器球轴承的振动测量方法主要内容是：测量物理量为轴承振动速度、均

方根值；频率范围：50Hz～300Hz，300Hz～1800I-／z和1800Hz一一10000Hz三个频段；

测量转速为：1800 r／rain士2％；测量载荷根据轴承内径及接触角的不同而不同。

日本国家标准／IS B1548．1995《滚动轴承声压级测量方法》首次制定于1960年，

修订于1976年和1995年。该标准适用范围为深沟球轴承、角接触球轴承和圆锥

滚子轴承，测量物理量为噪声声压级，采用标准规定的声压计或具有同等综合功

能的仪器在消音室里测量轴承的噪声。德国国家标准DIN5426．1(1995)《滚动

轴承——滚动轴承运转噪声——第一部分：固体声测量方法》。主要适用范围为

深沟球轴承，测量物理量为振动速度或加速度，取均方根值；频率范围根据速度，

加速度不同分为不同几种的频段；测量转速：当轴承内径d=1．8mm时为3000r／min

士2％，当d=20--50mm时为1800r／rnin士2％(对于d=8-20mm时，允许采用两种

转速)；测量载荷根据轴承内径的不同而不同[31。

1．1．2国内标准发展

20世纪60年代中期，由于精密机床电机和出口电机轴承的低振动要求，我

国开始了系统的滚动轴承振动和噪声研究，并于70年代制订了电机轴承的振动

测量方法和技术标准。在此基础上，80年代中期制订了Y系列电机轴承的振动

标准{ZQl5．84 Y系列电机轴承暂行规定》，强化了对电机轴承振动和噪声水平

的质量控制。从此，国产球轴承的质量全面提高，并带动相关产业的迅速发展。

关于轴承振动和噪声的理论和应用技术研究，特别是“七五”计划以来，洛阳轴

承研究所、杭州轴承试验研究中心等都在振动、噪声研究中取得了一定的进展

[4-s】。

目前国内轴承振动的测量方法分为：振动速度测量方法和加速度测量方法。

分别建立了相应的测量标准：JB／T50009(深沟球轴承振动(速度)技术条件)、

YB／TT047(深沟球轴承振动(加速度)技术条件)。中小型球轴承振动速度测量方法

采用的转速：1800f／rain；轴向载荷：40．350N，速度传感器的响应频率范围：

50．10000Hz。分三频率段进行振动分贝值计算。加速度测量方法采用的转速：

1500r／rain；轴向载荷：40-235N，加速度传感器的响应频率范围：50．10000Hz。

对通频进行振动分贝值计算。计算式为
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L：2019a (分贝)
g

其中，a为振动加速度值，g为重力加速度。

1．2轴承振动与噪声的分析方法

1．2．1轴承振动与噪声的关系

新轴承的振动和声音有密切的关系，但又有差别。那就是声音起源于物体的

振动，是振动在空气中的传播给人的听力的感觉。从物理学的观点来看，噪声是

指声强和频率的变化都呈无规律的杂乱无章的声音。轴承的噪声来源于机器各部

件的振动【91。滚动轴承运转过程中，由于滚道与滚动体问弹性接触构成了弹性振

动系统。此外，轴承零件制造误差引发强迫振动和轴承零件间运动时的滑动引起

的自激振动。尤其是当它的振动能量传递到空气中，则形成轴承的噪声。轴承振

动与噪声满足一定的关系。图1．1分别介绍各种振动引起的噪声情况．

滚道伤

_1‘ ：三j痕及杂

质引起

的振动

图1．1轴承振动和噪声的关系
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针对轴承来说，人们在实验中发现，从振动综合平均值看，当轴承振动加速

度值较大时，则轴承的声压级分贝值也较大，这说明轴承的振动加速度与轴承的

声压级具有一定的相关性，二者成正比关系【lo】。

1．2．2轴承振动噪声分析方法

目前对轴承振动噪声水平的测量主要有两种方式：振动检测法、声音检测法。

1)振动检测法

在众多的轴承故障诊断方法中，振动检测方法是应用最广泛的一种方法。这

主要是因为振动信号提供的故障信息多，对轴承早期故障具有较强的检测能力。

但其它部件正常的振动信号常常与轴承故障信息混合在一起，会给检测带来一定

的困难。随着检测手段的提高和信号处理技术的发展，振动检测方法己被广大科

技工作者接受，并取得了一系列的成果【11】。

一般振动检测法，采集的是振动位移信号、速度信号或是振动加速度信号。

对于轴承早期故障检测来说，其故障信号不是非常明显，位移、速度信号值较小，

故一般采取振动加速度信号对轴承进行分析。

振动检测方法中的时域分析方法是发展最早的一种检测方法。时域分析可以

理解为振动信号的时域图象分析方法。在时域分析中，普遍采用振动信号的基本

数字特征及其概率分布特征来进行分析和诊断。应用比较广泛的有：振动信号的

平均值，均方根植，方差，概率密度函数，概率分布函数，自相关函数，互相关

函数以及峰值因子，波形因子，脉冲因子，峭度系数等无量纲特征参量。

采用频域分析方法可以对轴承早期故障进行精密诊断。直接对轴承振动信号

进行频谱分析，结合频谱图的频率结构和特征频率的和频及差频分析，也可以判

别轴承的好坏。

2)声音检测方法

利用专门的仪器和实验室条件来测量轴承声强、声压值。声强既代表了声场

中某点声能量的大小，又代表了该点声能量流的方向，与声压相比，声强包含了

更丰富的信息，是对声场更完整的描述，并且声强检测对实验室的要求比声压检

测要低，更加适用于轴承生产企业，故声强检测法比声压检测法得到了更加广泛

的应用【121。
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针对轴承来说，人们在实验中发现。从振动综合平均值看，当轴承振动加速

度值较大时，则轴承的声压级分贝值电较大，这说明轴承的振动加速度与轴承的

声压级具有～定的相关性，二者成正比关系【”】。

1．2．2轴承振动噪声分析方法

目前对轴承振动噪声水平的测量主要有两种方式：振动检测法、声音检钡4法。

1)振动检测法

在众多的轴承故障诊断方法中。振动检测方法是应用最广泛的一种方法。这

主要是因为振动信号提供的故障信息多，对轴承早期故障具有较强的检测能力。

但其它部什正常的振动信号常常与轴承故障信息混台在一起，会给检测带来一定

的困难。随着检测手段的提高和信号处理技术的发展，振动检测方法已被广大科

技工作者接受，并取得了～系列的成果【1l】。

一般振动检测法，采集的是振动位移信号、速度信号或是振动加速度信号。

对于轴承早期故障检测来说，其故障信号不是非常明显，位移、速度信号值较小，

放一般采取振动加速度信号对轴承进行分析。

振动检测方法中的时域分析方法是发展最早的～种检测方法。时域分析可以

理解为振动信号的时域图象分析方法。在时域分析中，普遍采用振动信号的基本

数字特征及其概率分布特征来进行分析和诊断。应用比较广泛的有：振动信号的

平均值，均方根植，方差，概率密度函数，概率分布函数，自相关函数，互相关

函数以及峰值因子，波形因子，脉冲因子，峭度系数等无量纲特征参量。

采用频域分析方法可以对轴承早期故障进行精密诊断。直接对轴承振动信号

进行频谱分析，结合频谱图的频率结构和特征频率的和频及差频分析，也可以判

别轴承的好坏。

2)声音检测方法

利用专门的仪器和实验室条件来测量轴承声强、声压值。声强既代表了声场

中某点声能最的大小．又代表了该点声能量流的方向，与声压相比，声强包含了

更丰富的信息，是对声场更完整的描述，并且声强检测对实验室的要求比声压检

测要低，更加适用于轴承生产企业，故声强检测法比声压检测法得到了更加广泛

测要低，更加适用于轴承生产企业，故声强检测法比声压检涮法得到了更加广泛

的应用f12]。
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在实际生产过程中，运用声音检测方法需要较为严格的检测条件，要求检测

室的背景噪声要低于轴承振动噪声20dB以下，同时驱动轴承的主轴系统的声响

比轴承声响低5dB以上。这种实验室环境条件是不容易达到的，需要专门建造

昂贵的实验室。对于轴承生产厂家来说耗资数十万元建立一噪声监测室是不现实

的。由于振动与噪声有一定的相关性，所以在实际中生产企业经常采取的是对振

动信号进行噪声分析的方法来判断轴承的性能，称为振动一噪声测量方法。

振动．噪声测量方法的测试原理是把轴承的振动信号转化为声音信号，再由

扬声器放大声音信号，由人用耳朵听声音，凭经验对轴承进行音质检查。这种方

法的实质是以振动测量代替轴承噪声测量。此方法能在某种程度上检查轴承的噪

声水平及判别轴承的异声，但评判性因人而异[13-14J。随着声学技术的发展，人们

开始利用轴承在运行中的声压谱和声强谱的变化来判断轴承的故障【”】。

1．2．3本课题所采用的检测方法

本课题针对生产中的轴承振动、噪声控制，分析从生产线上下来将要出厂的

新轴承。希望知道究竟是何种原因使生产出的低噪声轴承声音特性不合格，解决

这一问题有利于生产厂家及时改进加工工艺，提高产品的质量。

上两节已经介绍了轴承噪声与振动具有一定的联系，因此，可以用振动信号

代替声音信号来分析轴承噪声超标的原因。并且考虑现实可行性，选择轴承的振

动信号进行分析，通过对采集的振动信号分析辨识轴承噪声源。由于新轴承的故

障振动信号很微弱，容易混杂在基础振动中，给故障的辨识带来困难，本课题选

择了对状态变化较为敏感的振动加速度信号作为分析信号。

1．3轴承振动信号采集实验装置

1．3．1试验介绍

试验在如图1．2所示的S0910轴承专用振动试验机上进行，轴承直接安装在

芯轴上，由电机带动轴承转动，电机转速为1500r／min。轴承内圈靠轴向挡圈定

位，外圈上加轴向载荷，载荷为50N。轴承外圈上安装加速度传感器，信号采集

系统为SiS，采样频率为30000Hz。

6
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图1．2轴承振动信号采集试验台

1．4轴承缺陷辨课的研究发展

1．4．1故障诊断技术的发展

目前在设备故障诊断领域中，按故障诊断过程所用理论的特点可将诊断方法

大致分为【16】：基于解析模型的诊断方法、基于信号处理的诊断方法及基于知识的

诊断方法。

基于解析模型的诊断方法：其核心思想是用解析冗余取代硬件冗余，通过构

造观测器估计出系统的输出值，将其同输出测量值相比较，从中获取故障信息。

该方法已获得了深入的研究，但在工程实践中，由于获得系统精确模型的困难，

限制了其使用范围和效果。

基于信号处理及特征提取的方法：利用信号模型，如相关函数、频谱等，提

取诸如方差、幅值、频率等特征值，检测出故障。随着小波变换、分形等分析技

术的不断引入，研究和应用领域在迅猛地拓展。它可克服不直接建立涉及诊断对

7
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象动态模型的困难，原理上又适用于线性系统和非线性系统，是一种被广泛采用

的方法。

基于知识的诊断方法：需要对象的精确知识穰型，诊断对象作为一个有机整

体被研究，以知识处理技术为基础，诊断问题的求解致力于通过模拟领域专家在

推理过程中控制和运用各种诊断知识的行为而获得解决，目前研究工作发展迅

速、成果迭出【17-19]。

。近年来，由于机器设备目趋复杂、智能化及光机电一体化，传统的诊断技术

岂经很磐适应需葶·随着计纂考?毒掺、j磐够傅息跫理越誉尊冬羼，诊断技术进入
了它的一个新的发展阶段——将建模、信号分析与知识处理相融合的智能诊断技

术阶段120。22】r

奉课题试图使建模、信号分析与知识处理这三种研究方法有机融合，在完善

轴承模型的基础二匕通过构造合适的信号特征量建立合适的对应关系以达到对轴

承缺陷的辨识。、

1．4．2振动噪声理论薪盎

1950年代末，瑞典SKF公司和美国Franklin研究所合作研究了球轴承的振

动问题。在当时机械振动理论的基础上，提出了轴承套圈的弯曲自由振动模型。

从弹性体结构振动的观点出发，将轴承外圈看作自由团环，认为轴承振动是由零

件工作表面几何偏差等因素激励产生，以自由圆环固有弯曲振动为主振型，并叠

加有钢球通过频率振动成分的复合振动口3‘25l。这一看法至今仍是国内外关于轴承

振动物理本质认识的主流观点[26-291。

轴承振动的经典理论考虑了套圈弯曲振动模型，几何偏差和钢球通过的激

励。套圈的弯曲振动包括径向弯曲振动和轴向弯曲振动，研究它们的基本振型和

商阶振型。零件的几何偏差通常包括椭圆度，波纹度，钢球尺寸差和几何缺陷。

钢球通过振动除考虑轴承的运动学特性外，还考虑了接触副的变刚度特性。

经典轴承激振模型一定程度上指导了工程实践，生产企业通过改善轴承滚动

表面的几何精度，一定程度上降低了轴承振动和噪声。但是，随着轴承制造精度

的不断提高，这些轴承振动的结果已显现明显的局限性，如：

1)模型认为只有表面波纹度的某些谐波分量对振动有激励作用。实践表明，只
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要幅度足够大，任意谐波分量的波纹度都会激起明显的振动和噪声。

2)模型认为几何误差越小越好，如果误差完全消除，激励作用将消失，轴承也

就不会发生振动和噪声。实际上套圈滚道和钢球表面的几何误差严格控制后，

轴承的振动和噪声并不能因此而完全消除，几何误差减小后轴承的异常振动

和噪声显得十分突出，振动和噪声水平的保持寿命也不长；

3)模型不能解释润滑等摩擦学因素对轴承振动的影响。由于对轴承润滑性能进

行了深入的研究，人们发现对于滚动轴承来说，润滑剂也是轴承中不可忽视

的一部分，所以轴承润滑剂已经被认为是轴承的“第五大件”。经典轴承模型

忽略了轴承的润滑剂作用，仅从刚体接触变形的角度来考虑轴承振动，而忽

略了润滑的作用。

1．5轴承故障诊断技术的研究现状

轴承的工况监视和故障诊断在国外大概始于20世纪60年代【3们。在其后20

多年的时间里，随着科学技术的不断发展，各种方法和技巧不断产生、发展和完

善，应用的领域不断的扩大，监视与诊断的有效性不断提高。目前已发展为以微

机为中心的滚动轴承工况监视与故障诊断系统。这种系统大部分是对现场采集的

信号进行数据分析，人们把采集到的信号传入计算机，通过计算机对采集到的离

散信号进行时域分析或频域分析。数据分析方法主要有以下几种：

1)时域分析方法，即进行信号的均值、均方(根)值、方差分析及概率密度

分析，歪度和峭度也是目前比较常用的振动状态特征量。

2)相关性分析方法，即信号的自相关函数分析和互相关函数分析。

3)频域分析方法，即频谱分析、自功率谱分析、互功率谱分析、最大嫡谱

分析、倒频谱分析、时谱技术和频谱细化分析。

目前，～些新的时。频联合分布分析的方法也应用在了轴承故障诊断上，时

频分析方法可以有效地应用于非平稳信号的分析，弥补了传统的基于快速傅利叶

变换的频谱分析只适用于平稳信号分析的缺陷。常用的时频分析方法有短时傅利

叶变换、Wiger-ViUe分布和小波分析等。

小波分析是近几年才开始应用于振动信号处理的时频分析方法，它能同时提

供振动信号的时域和频域的局部化信息。小波分析还具有多尺度性和“数学显微”

9
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特性，这些特性使得小波分析能够识别振动信号中的突变信号。由于小波分析有

卓越的优良性能，近几年小波分析被广泛的应用在信号分析的各个领域[31-35】。在

轴承分析上也得到了广泛应用。夏利明结合小波包分解和近邻法提出了一种新的

列车滚动轴承故障诊断K方法【36】。于云满等人利用小波分析时窗和频窗宽度可

调节以及多尺度分析等优点，在轴承故障诊断中获得良好效果。克服了传统的

Fourier分析由于时域不能局部化，难以监测到突变信号的缺点[37J。任国全等人

提出了基于正交变换的滚动轴承故障诊断新方法利用正交小波基将滚动轴承故

障信号变换到时间．频率域，通过小波重构信号的希尔波特变换解调和包络谱分

析，对轴承的故障进行了有效的诊断[38】。傅勤毅等人分析了有故障的滚动轴承在

运转中的振动信号特征，采用一种无频带错位的小波包算法进行滚动轴承的故障

特征信号提取，清晰地刻画出轴承故障冲击的特征函数，通过试验证明了该方法

的有效性，且具有很高的信噪比【39】。

1．6本课题的难点

从所查阅的资料来看，对于轴承振动噪声的研究主要分集中在两方面，一是

对轴承元件工作损伤的辨识上，这种辨识针对的是在机器中已经运转了一定时

间，并且在工作过程中受到损害的轴承(例如工作载荷的作用产生点蚀剥落，工

作表面产生划痕等)。这种情况下的轴承在其振动信号的表现上就是故障信号较

为明显，并且这些故障所引起的振动其频率多集中在0-,-500Hz即我们所认为的

低频段。

另一方面是研究新轴承，在新轴承质量检测时发生振动噪声。引起振动噪声

的原因多为加工表面误差及随机因素。在对采集到的振动信号进行分析时，我们

发现对于加工精度较高的新轴承来说，轴承缺陷所引起的振动信号非常不明显，

常常隐藏在背景振动里(如图1．3)，如何有效的提取出缺陷信号是此课题中的一

大难点。

另外，对所研究的振动信号进行频率分析，发现轴承缺陷所引起振动的频率

已不再是上面所提到的集中在0--500Hz的低频信号。频率为2000,-5000Hz的中

高频振动已成为了影响轴承振动性能的主要因素(如图1．4)。针对这种状况发现

先前人们所运用的共振解调，包络分析等针对低频信号的分析方法在分析新轴承

10
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问题时并不完全适用。故在本课题中的另一个难点就是要试图寻找一种对中高频

信号有良好分析能力的信号分析方法。

在对影响因素进行分析时，人们普遍采用通过建立振动模型，对外加激励力

形式进行研究来分析振动信号的特点。研究发现，经典振动模型仅仅从接触变形

的角度来考虑轴承振动状态，而忽略了润滑等摩擦学因素对轴承振动的影响。润

滑剂是轴承中非常重要的一部分，它极大的影响轴承振动性能。在这种情况下，

经典振动模型已不太适应，建立体现润滑因素影响，更符合实际情况的轴承振动

模型对缺陷辨识是非常重要的。
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图1．3振动信号时域谱

图1．4振动信号频谱
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1．7本文的主要研究内容

本文一方面在经典振动模型的基础上，对润滑状态下的振动模型进行了完

善，进一步探讨了在润滑状态下轴承缺陷的振动特性。另一方面力图寻找合适的

振动信号方法提高缺陷信号的信噪比，达到对缺陷进行有效辨识的目的。具体研

究内容如下：

1、应用结构动力学和EHL(弹性流体润滑)理论，建立润滑状态下的轴承

振动理论模型。根据轴承测试振动的实际工况，建立在轴向载荷作用下的球轴承

五自由度振动微分方程，并进行计算机模拟。

2、对轴承振动噪声影响因素进行分析，按照影响因素的特点对激振力形式

进行了分类，以轴承元件损伤及表面波纹度为例讨论了轴承振动激励力的计算方

法，列出了由这几种缺陷所引起的轴承的缺陷频率，并对波纹度激励力进行了仿

真计算。

3、针对轴承缺陷信号的特点对信号分析方法进行选择，利用小波包分析研

究轴承的缺陷特性。提出小波能量谱变化率的概念，以此为依据提取有用信号，

达到提高信噪比的目的。

4、利用上述方法，对汽车空调器压缩机轴承的实际振动信号进行分析，根

据振动模型所提供的缺陷特点达到对故障有效辨识的目的。研究其振动噪声模

式。
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2滚动轴承的振动模型

实际中引起轴承振动的因素很多，无法实现单因素模型试验。因此，建立轴

承振动模型非常必要，它有利于分析轴承运转状况和受力情况。当振动模型中的

激励确定后可以通过模型来分析在该激励作用下轴承的振动状态，这奠定了下一

步进行缺陷识别的基础。

2．1振动模型坐标系选择

滚动轴承内部的运动学关系及受力状态十分复杂，为了方便描述轴承的运动

和受力，选择图2．1为分析轴承时所采用的坐标系

图2．1坐标系

图中的直角坐标系(x，Y，z)的坐标原点与轴承的几何中心相重合，卜Y

面与轴承滚道中间的径向平面相重合，z轴与轴承的转轴相重合，钒球的位置从

x轴记起，并沿逆时针方向旋转。此坐标系符合右手法则。

13
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2．2轴承动力学模型的建立

2．2．1力学模型的假设

为分析轴承内部激振因素，主要是各部件表面的波纹度对轴承振动的影响，

需将轴承系统简化成一力学模型，为此，做如下几点假设：

1)内圈与轴刚性联接，只讨论轴承的外圈在径向平面内的振动，不考虑轴

向窜动及套圈的倾斜。

2)滚动体总是处于压缩状态，即有足够大的轴向预紧力使滚动体在滚动中

总处于受压状态，以保证轴承的稳定运转。

3)滚动体与滚道间的弹性接触力与接触变形的关系满足Hertz接触理论。

简化后的轴承模型如图2．2所示。

讯I瓢
爨

＼0．

图2．2轴承振动模型

2．2．2轴承的动力学方程

对于振动系统模型来说，它们都具有相似的微分方程。球轴承外圈的振动微

分方程为：

阻F+怫+kp=【F】 (2．1)

14
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其中，M】为轴承振动等效质量阵，【c】为等效阻尼阵，医】为等效刚度阵，p】为

等效载荷阵，s为模型受力后的位移响应向量。下面我们要分别针对振动方程中

的这几个矩阵的表达式进行分析。

2．2．3轴承振动质量矩阵

轴承内圈随转动轴一起转动，钢球相对于轴承外圈来说质量很小，为方便

起见，在计算轴承振动时，对内圈与钢球的质量影响作为外激励力来等效处理。

所以滚动轴承的质量矩阵只包括外圈的质量，它可表示为如下形式：

阻】=

研 O

0 m

O 0

0 O

0 O

O 0 O

O 0 0

珊0 0

O ， O

0 0 I

其中，m为轴承外圈质量，z为轴承外圈相对于x，Y轴的转动惯量。

2．2．4轴承振动阻尼与刚度矩阵

(2．2)

定义轴承中角位置妒，(_，=1,2⋯，Ⅳ)的钢球在其运动过程中所形成的接触副

中的剐度为K4、阻尼为C$，．整体轴承的刚度为K、阻尼为C。我们发现整体

轴承的刚度和阻尼并不能用Ⅳ个钢球刚度茁。、阻尼c。简单叠加。下面我们就

针对轴承整体进行分析。

在上图所示的坐标系下，外圈受到径向、轴向、力矩载荷作用，外圈拥有5

自由度，外圈的位移向量表示为：

S=$，，s，，逆，或，口，}r (2．3)

式中Sx，s，和s，分别为外圈几何中心沿x和Y，z方向的相对位移，以，口，则分别

为绕X和Y轴的角位移。

在角位置竹处，外圈的轴向和径向位移分别为s血和％，它与通过外圈中

心的位移S，，墨、Sz及角位移色，巳有如下的关系：

15
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Sid=Si+r‘8l。sinCs—r‘8y。cosq’j

S”=Sx’cosq’j+Sy‘s证译i

其中，r为钢球中心圆半径r=譬，下标口，，分别表示轴向与径向
钢球，沿Hertz接触方向的总位移满足：

Si 2Sir．eOSG+Sj．。sing

式中， 为接触角。把(2．4)，(2．5)带入式(2．6)得到：

Si=S；‘COSG。cosq’j+Sp‘eOSG’sinf。j+s：。sing

定义矩阵厶：

+r’以‘sina。sinf口j一，‘B+sing‘c08吩

式(2．7)可表达为

■=

COS口。COS伊，

COSG‘sm竹

sm口

r。SillG‘$1n乃

一r‘sina’COS币i

Si2Li‘S

设轴承局部变形增量为8(sj)=Lj·(舔)

(2．4)

(2．5)

(2．6)

(2．7)

(2．8)

(2．9)

(2．10)

在静态条件下，图2．2所示的系统的虚弹性势能E与系统虚功矿的关系为：

Ⅳ rⅣ 、

孵=一留=一∑K考SjS(S，)=一(舔)’l∑％07岛JS (2．11)
卜1 ＼户1 J

式中Ⅳ为滚动体数。

又弹性力所作的虚功可表示为：

椰=一汹yk弦 (2．12)

对比式(2．11)与(2．12)推出轴承整体的刚度矩阵表达式为：

旧=∑岛巧‘ (2．13)

16
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同理可以推出阻尼矩阵表达式：

Ⅳ

【c】=∑％L，T岛 (2．14)
i=1

处在角位置纺处钢球的阻尼白和刚度置西的大小仅与轴承受力、尺寸、材

料、运转状态、润滑油膜系数有关，而与钢球所处的位置无关，那么式(2．13)、

(2．14)就可简化为：

旧：K，妻F．o
，。

(2．15)

【c】=c,Zt-，7·L
J=l

式中，K。、q分别为轴承单个接触副的刚度与阻尼

2．2．5轴承振动方程分析

图2．2清楚地表明了轴承载荷，我们用疋表示沿z轴的中心轴向载荷，E为

沿x方向的径向载荷，M为Y方向的力矩载荷，轴承载荷表示为：

F=fE+E(f)0(f)E+C(f)M，(力肘+硝j∞r (2．16)

C(f)，‘0)分别为对应的激励力在x，Y方向的分量，M：(f)，M，(f)为对应的激励

力矩在x，Y方向的分量。

确定了振动微分方程中的质量、阻尼、刚度、载荷矩阵，代入振动微分方程

(2．1)，得到球轴承振动方程：

埘 O

O 肼

0 O

O O

O O

0 O

O 0

m O

0 ，

0 O

Ⅳ

七C范Lj·Li
J司

S。
●

Sy
●

S：

＆
●

B

Ⅳ

+K范L?
』旬

I足

‘捶
10

E+E(f)

E(t)

=『E+C(t)

坎(f)
肘+M。(r)

(2．17)

由上式可看出，振动微分方程右侧由激励力和力矩决定，轴承会由于激振力

和力矩形式的变化产生不同的振动响应。
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COS2口·COS2n

委一，29 siⅡ(2竹)2 。

÷s叫2a)-c*竹
；，s叫2n sin(2竹)

一；r叫2砂cos2竹

!c心2a．s叫2乱)2 ，

cords缸2吼

lsin(2a)m野

；一血(2n咖2竹
；r·蛳2曲·酬2竹)

；s酬2a)·cos竹；，·s叫2a)-s叫2竹)
；刚2砂s虹吼；，一州2时咖2吼

sm2a rsm2d血n

rsia2口sin@s
rl sin2izsin2“

一rs缸2口．唧竹 一：1，2 sin2口an(2尹j)

一1．r．sm(2口)cos2竹

一lr-sin(2口)·s缸2吼)

一rsln2口c∞n

一；rz sin asln(2pj)

r2 sin2口COS2礼

(2．18)

针对轴承振动试验的条件，内圈旋转，载荷为轴向中心力，测量轴承外圈单

点径向振动。针对这种情况只考虑x方向的位移，并由于轴承角位移很小，忽

略角位移作用。结合三角函数关系，则(2．17)整理得：

mSx+C,Nz cos2括+局譬c。s2心=c+c(f) (2_19)

根据式(2．19)，求得轴承径向的固有振动频率为：

工=去缛⋯ (220)

2．3、小结

本章通过对轴承运转过程中的运转受力分析，并建立了轴承动力学模型和振

动微分方程。针对所分析轴承的试验特点，对振动方程进行了适当的简化，列出

了沿测量方向振动的方程。
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3轴承振动刚度与阻尼系数

3，1、概述

经典的球轴承振动理论从结构动力学出发，把套圈看作支承的薄壁圆环，认

为球轴承振动的基本振动原因是由于接触弹性变形而引起的。传统轴承分析把轴

承分为外圈、内圈、滚动体、保持架四部分，而随着轴承润滑理论的深入，发现

润滑油膜也是轴承的重要部分，故目前人们普遍认为润滑剂是轴承的“第五元

件”。

经典轴承振动模型中忽略了由于润滑而产生的非线性问题，而实际上滚动轴

承是典型的有润滑的摩擦学系统，钢球滚动过程中接触副的摩擦作用将激励振动

和噪声。关于球轴承振动和噪声的研究应该从摩擦学和结构动力学相结合的摩擦

动力学观点出发，运用摩擦动力学的知识和方法正确地建立振动模型。

本章首先运用Hertz接触理论给出了钢球与滚道的接触载荷．变形关系，其次

从摩擦动力学的观点出发，考虑接触副的接触特性和EHL油膜的卷吸和挤压效

应，根据弹性球与滚道接触模型，确定润滑状态下摩擦因素激励的球轴承的刚度

与阻尼。最后本章列出了几种影响因素影响下的轴承刚度的变化趋势，并比较了

润滑状态下与干摩擦状态下轴承刚度与固有振动的变化。本章主要目的是确定第

二章所列轴承振动方程的系数，以完成对振动模型的仿真及求解。

3．2、球轴承基本几何参数与运动参数

3．2．1、球轴承结构

如图3．1为球轴承的结构图

d。为钢球中心圆直径，岛为滚动体直径，嘧内圈旋转角速度，口接触角
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3．2．2、轴承曲率和与曲率差

钢球一外圈接触副的等效曲率为：

图3．1

(3．1)

(3．2)

式中，y=么c。s口／以，，为钢球中心圆半径，=譬，五=云，∑p曲率和，
下标1，2指接触物体

钢球一内圈接触副的等效曲率为：

∑n=云(圳

接触处的曲率和：

∑见=瓦2一去

(3．3)

(3．4)

＼，●J

一、爿上弛

，

一¨、

一

三么三见

=

=

n

段

∑

∑
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接触处的曲率差：

3．2．3、轴承运动参数

∑p=∑n+12P2

一皆
(3．5)

(3．6)

假设滚道面与滚动体之间无相对滑动，承受径向、轴向载荷时各部分无变形

外圈固定，则滚动轴承内圈转速为”；时的特征频率如下：

1)内圈旋转频率f：

． z=嘉
2)一个滚动体通过内圈上一点的频率厂。：

(3．7)

厶=圭(1+力·工 (3．8)

3)一个滚动体通过外圈上一点的频率(滚动体公转频率)，。：

厶=三(1_疹正 (3．9)

4)滚动体上一点通过内圈或外圈的频率(滚动体自转频率)五：

五=扣一‘磅 (3．10)

5)滚动体与滚道接触点的线速度圪：

％=会·(譬⋯] 慨m

6)由于假设了接触点处钢球与滚道的运动速度彼此相等，它们之间没有相

对滑动，因此接触点的速度和咒

K=2圪=
五·Db·CO$(Z

(3．12)
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3．3、接触载荷与接触变形的计算

根据Hertz接触理论，对于球轴承来说，接触载荷与变形满足式(3．13)所

示的关系：

Q=厨”2 (3．13)

石：载荷变形系数 5：变形量 Q：接触载荷

用Hertz理论求接触应力和应变需要知道椭圆参数Jj}和全椭圆积分r、∑，

这通常需要解超越方程。Brewe和Hamrock从大量实验数据中通过线性回归法求

得了这些参数的近似表达式m1：

H脚·吲⋯6 n⋯

H抛7，⋯2s·吨瓷] ㈦㈣

㈦．oo⋯舶6s·[刳 @㈤

k：椭圆参数

r：第一类椭圆积分

∑：第二类椭圆积分

式(3．14)至(3．16)的精度较高，当1≤k≤10时，计算得到的|j}，r和∑与精确计

算的结果比较，误差小于3％。

由文献【411可知单侧接触的接触面的载荷——变形系数：

蟊=(Tr2kaE'2扪” c。．，，，

根据轴承结构尺寸计算出(3．14)至(3．16)的值，带入式(3．17)可解出

系数露。

球轴承静止或转速不高时，内圈和外圈接触区域的法线为同一通过钢球中心

的直径，因此轴承总的接触变形量等与轴承内圈变形量4外圈变形量疋之和，
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其中：

6=墨+50

棼=(Q／霹)2“

60---(Q：go)2乃

方程(3．18)简化为： 万=(Q／K。)2"

式中：

(3．18)

(3．19)

(3．20)

(3．21)

耻面斋 @22，

j0为球轴承中同时考虑内圈和外圈接触变形时的等效接触载荷一变形系

数，它与轴承内外圈、钢球的材料和几何参数有关。参考文献m1有另一种方法，

根据内外圈几何参数来确定轴承的等效接触载荷—变形系数疋。

3．4、弹性流体动压润滑状态下油膜厚度

轴承接触区中由于载荷集中作用，接触区内的压力很高，因而在润滑计算

时应要考虑接触表面的弹性变形和润滑剂的粘压效应。图3．2是在考虑粘压效应

后得到的弹流润滑状况的结果。我们可以看出接触区内油膜厚度约为常量，在接

触区内形成平行间隙。同时为了维持流量的连续条件，出口区表面的弹性变形趋

于恢复，使间隙减小形成颈缩。通常颈缩处的最小油膜厚度^曲约是中一II,膜厚‰

的75％，压力在出口处也形成二次压力峰，颈缩和二次压力峰是弹流润滑的重要

特征。
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图3．2油膜厚度形状与压力分布

Hmnrock和Dowson对等温点接触弹流润滑进行了系统的数值分析，并提出

了油膜厚度计算公式，即Harnrock—Dowson公式。其中无量纲最小油膜厚度日二

为‘43】：

日二：3．1G*O矿．49v*o．6s,_e-0．68k)63 l--e-0"68k (3．23)日二=3·1而广 (3．23)

无量纲中心油膜厚度H：：

最小油膜厚度．|l。为：

中心油膜厚度h。为：

无量纲材料参数G’：

无量纲速度参数y+：

无量纲载荷参数矽+

弘2．g簪(1_e-O．73k)69 _e-O．73k)H：观爷(1
^曲=口二in·B

hc=越·R，

G+=aE’

矿·：里￡
E'R，．

矿2南

(3．24)

(3．25)

(3．26)

(3．27)

(3．28)

(3．29)

式中R为当量曲率半径，口为粘压系数，‰为润滑剂的粘度，V为速度，矿为

接触载荷
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3．5实际工作接触角的计算

当轴承承受中心轴向载荷作用

时，可认为由各钢球均匀分担载荷。

轴承设计接触角口。只考虑了轴承装

配间隙，不是实际工作接触角。我们

知道，轴承零件受力之后会产生变

形，由于接触副变形会造成接触角发

生变化，接触角的变化会造成轴承零

件受力的不同。

图3．3受载后轴承接触情况的变化

如图3．3所示，内圈沟曲率中心Di与外圈沟曲率中心Oo之间的距离为

qD。=(矗+五一1)Db (3．30)

五为沟曲率半径系数五=∥见

在初始装配条件下，滚动体与内圈和外圈的接触点在同一直径上，根据几何

关系，球轴承的初始接触角可表示为：

cos％=艺萨小嘉 @s·，

式中，B为装配径向间隙

当轴承承受载荷时，接触区域的弹性变形增大，接触角有所变化，产生实际

接触角口，髓的大小与轴承所受力的大小有关。

轴承中心承受轴向载荷只时，由前面假设，载荷可认为由Ⅳ个钢球均匀分

担。钢球承受载荷Q为：

Q=』NsiLna (3．32)

当球轴承的接触角不大时，轴向载荷能引起较大接触载荷。
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图3．3可看出，轴承弹性变形加大套圈移动，内圈沟曲率中心从D=移动到

q‘，移动了皖，则法向变形∥等于qQ与q’瓯之差，臣：

贝。 占7：qqi COS。'0 1 1 (3．34)

Q=E(qq)”f。,USfZ0—1 I (3+35)

毋虬一，+垂窭：I多：!』掣一㈦，。，cosa CO【盖》一卜t越2 G(i)旧(co。s矿Go-Jcosn。

3．6轴承接触刚度与阻尼系数的计算

传统模型只考虑了接触副的变形刚度，但当接触副中存在润滑时，接触刚

度将由变形刚度和油膜刚度组成。因此，在传统接触模型的基础上，我们考虑润

滑油膜的刚度和阻尼，可以建立弹性球润滑接触的动力学模型．
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入口区

图3．4钢球一滚道EHL接触动力学模型

由于润滑油膜的存在，我们把接触区分为润滑入口区，Hertz接触区，润滑

出口区。由于接触区润滑油膜很薄，Hertz接触区的阻尼可以忽略。出口区油

膜气穴形成的负压对接触特性的影响较小，可忽略不计㈣。根据以上条件三个

区的接触特性均可简化为线性弹簧和粘性阻尼系统。轴承接触模型简化为图3．4

所示的结构

3．6．1 Hertz接触区刚度的计算

根琚甄(3·13)口J知Hertz璜触刚发K2力：

巧=剖。=≯；=弦∥
根据式(3．24)可知载荷参数对油膜厚度参数的影响为：

第一，s∞笨豢(1_e-O,73t)a∥’ 矽””
、

把式(3．29)带入(3．38)则润滑油膜剐度J0为：

以=石熹【-占q【G“53y‘067矿“蝴(1-e-a73k)『l

(3．37)

(3．38)

(3．39)
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3．6．2入口区的刚度与阻尼

入口区载荷与Hertz接触区的载荷不同，它要同时考虑润滑膜的卷吸效应和

挤压效应，为了简化计算我们进行以下假设‘4卸：

1．接触区为椭圆形，并且椭圆区滚动方向的半轴b与垂直方向的半轴a要

小得多，所以可近似的把接触区看为长度为2口，宽度为26的长方形。

2．忽略垂直方向油膜厚度h的变化。

3．Hertz接触区域外，垂直于滚动方向的油膜形状表示式为：(Hertz接触

区中线为y原点)

扣九+(詈。)2／f2R,) y>b (3·40)

4．润滑剂的粘度密度恒定。

并且由图(3．4)及Sommerfeld[4岳47]条件：

+阵咖：o
-：砂

pl，。=0

到：。
匆I⋯

根据以上假设，雷诺方程m·简化为：

．旦咖怛k12,to堡1=0：)j1下0(hVy)+L
只为卷吸速度即接触物体表面速度之和，吃为法向挤压速度

方程(3．42)对y积分得到：

考=孚+旦字+净q卵 _Il一 以。 以’

c．为常系数，可把式(3．41)带入(3．43)求得。

将(3．40)代入(3．43)并对y积分可得到压强表达式：

，． 32，70VyRy4^。2Y．192qo丘B6h。．，p2一—(y：+4R—y2h 2)2+i≯2—；jj丽2 2 2+c2

(3．41)

(3．42)

(3．43)

(3．44)
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由(3．41)式可知C2=0。入口区载荷为压强P在入口区全区域积分，其结

果为：

归盘计搿器+嚣黔p c。．。s，

根据半Sommerfeld条件，知积分区域Yl=—∞，Y2=0带入(3．45)

豆=竽+巡42h竽 慨ae，‘，

^， ．15

。

经过Hertz理论和弹性润滑理论分析可知，在接触载荷作用下，钢球会相对

滚道发生法向位移。由于载荷会使弹性球发生弹性变形，并且润滑油膜厚度也发

生变化，所以此时钢球的位移总量为油膜厚度变化量和弹性变形之和

d6=dh。+d6a (3．47)

(3．47)积分得 如唾删 (3．48)

垂2：4。：q画o‘TyRya J+了6mr／oRytSa吃 (3．49)

油膜刚度譬．

油膜阻尼e

r一4，70VyRya墨2甭％2夸+1)

． 6m70Ryl～口
e 2苛-q 二n．

3．6．3润滑油膜等效刚度与阻尼

(3．50)

(3．51)

如图(3．3)所示，润滑油膜简化为线性弹簧和阻尼的串并联组合，由串、

并联关系可知，对于有润滑油膜存在的状态来说：

润滑油膜的刚度j已： (3．52)K+ro反
挣

，嘭
||k
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润滑油膜的阻尼c。：c。=e

对于干接触状态来说：

刚度五。： K。=t

(3．53)

(3．54)

阻尼C2： Cg=0
(3．55)

对于滚动体来说，一滚动体同时与内、外圈滚道接触，形成了两个润滑油

膜接触副，可以认为滚动体两侧的弹簧一阻尼系统是串联的。其结构如图所示：

图3·5两接触副弹簧一阻尼模型

由于滚动体质量相对于轴承套圈来说非常小，所以滚动体在此串联系统中

可忽略不计。串联组合的剐度和阻尼系数与角频率国有关，并可由复刚度

(overall complex dynamic stiffness)方程式求得Ⅲ“9]

％+f国巳：k棚+f∞％r+∞。：+f国％：)_1r (3．56)

简化式(3．56)可得：

耻而‰ 强s，，

巳2而嚣丽 慨ss)
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其中 P(妨=巧砑ge／1巧+砭石Ke／2巧 ‘3·59)

z(妨2巧霸(。ell酉+巧i(-'e12西 ‘3·60’

我们可以对阻尼与刚度进行简化，对于串联弹簧一阻尼的刚度和阻尼系数相

近时，我们可以认为：

局=k+iI j=bK,I蝎]Ket2：2毕慨。，，
G=匕+去]～=撬=一C,a+Ca2．慨ez，

对于中等载荷和中等速度条件下运转的球轴承，钢球与内圈和外圈滚道形

成的接触副具有相似的几何关系，相近的载荷和速度，因此，它们的等效刚度和

等效粘性阻尼系数可以用式(3．61)(3．62)计算。

式(3．61)、(3．62)得到了轴承滚动体两侧接触模型的刚度与阻尼，把他们

带入(2．19)，至此轴承弹性振动模型的微分方程(2．19)的系数已全部确定。

3．7参数影响分析

下面以某角接触轴承为例，考虑不同影响因素对干摩擦状态与润滑状态下的

模型系数的影响。

1)轴向加载力的影响

轴承分别承受中心轴向载荷Fa为20，49，80，120，200和300 N，其它

参数不变，分析润滑与干摩擦状态刚度和径向固有振动频率的变化。计算结果如

图3．6、3．7所示。其中，上图为计算出的绝对量，下图表示轴承润滑状态与干摩

擦状态的刚度差值与固有振动频率差值。

由图3．6、3．7可以看出润滑状态下的轴承的刚度比干摩擦状态时有所提高，

轴承承载能力提高。通过对比发现当载荷越大，轴承润滑膜对轴承性能的影响越

小。这是由于载荷越大轴承的接触角产生变化，润滑油膜的厚度越小，对轴承的

影响就越小，这与流体动压润滑特能相一致的。

2)轴承间隙变化的影响

在径向游隙Pd为15，20，23，25，30／．nn，其它参数不变的情况下分析润
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滑与干摩擦状态刚度和径向固有振动频率的变化。计算结果如图3．8、3．9所示。

其中上图为计算出的绝对量，下图分别表示轴承润滑状态与干摩擦状态的冈0度差

值与固有振动频率差值。

由图可见，游隙增大使球轴承刚度减小，径向振动的固有频率降低，这是由

于球轴承中的游隙增大使钢球的接触角增大，并且使得轴承的径向刚度和阻尼降

低，因而出现图3．8至3．9所示的结果。

图3．6载荷力对刚度的影响

32

∞．|，N雠甚皂堪

m．I．￡，N姆槲刨甚谊姑
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载荷力F

载荷力F
‘

图3．7载荷对固有振动频率的影响

、m’1：46

差，．矗
趔

一槲 1：

墼1．42
证
定1

1‘

姑14
1

轴承径向间隙Pd xlcr5

图3．8径向间隙对刚度的影响

NI斟骤苻鞲忙画坦堪

N工姆枷斟冁臀鞲忙回翟聪
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图3．9径向间隙对轴承固有振动频率的影响

对试验条件下的轴承进行仿真运算，得到考虑了润滑状态的轴承刚度与阻

尼。结果列于表3．1中。

表3．1汽车空调器轴承4607的基本参数与刚度阻尼：

d。 50．595mm

见 6．35mm

‘ 3．333mm

‘ 3．27mm

D(泊松比) O_3

玎 1500rf∞血

E，=E【 2．1×105竺
n．'lm2

7

B O．0025mm
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叩 0．02只-J

mo 0．106Kg

mb 1．05x10—3Kg

甜(粘压系数) 2．o×10“上
只

F(步h加载荷) 49N

％初始接触角 18。5’

口实际接触角 19。3l’

径向固有振动频率， 1．1102X102Hz

x方向刚度 8．2958x 101 N／m13

X方向阻尼 0．0143 NS／m

3．8小结

本章从摩擦动力学的观点出发，在分析时同时考虑了轴承接触副的接触特性

和EHL油膜的卷吸和挤压效应。本章在适当简化的理论模型基础上系统分析了

轴承的实际接触角、刚度矩阵和阻尼矩阵，给出了这些参数的具体计算方法，分

析了影响因素对润滑状态和干摩擦状态下轴承刚度的变化趋势，并针对汽车空调

器轴承进行了实际计算，得到了其刚度和阻尼矩阵。
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4轴承振动的模拟分析

4．1引起振动的主要因素

轴承振动和噪声的产生机理十分复杂，它不仅与轴承的结构型式、加工制造

水平等密切相关，而且还与实际的安装使用条件直接相关。轴承振动是由多种原

因引起的一种物理现象。根据振动的起因，各国研究学者对轴承振源作了系统分

析，基本达到共识，可将其振源分成以下几种类型‘50】：

1)轴承结构振动

即使作为理想轴承，其本身也是一个振源。由此产生的振动与结构有关，称

为结构振动。已知轴承结构振动的形式有两种，一种是由球作用于套圈上的力所

引起的套圈变形而产生，结果，致使与球一起运动的套圈变为多边体。另一种是

由旋转时径向载荷作用而导致的轴承刚度的变化所引起。随着球相对于径向载荷

的运动，轴承刚度发生变化，于是引起套圈的相对位移。

2)滚道和球制造误差引起的振动

非理想几何形状的球(球形误差和尺寸差)沿非理想几何形状的滚道(径向

及轴向跳动、圆形偏差、波纹度等不符合要求)滚动时，产生变化的接触力，从

而引起轴承振动。内滚道、外滚道、滚动体表面即便采用最精密的加工技术也会

存在波纹度、圆度、表面粗糙度等微观几何形状误差，当轴承运转时，若上述参

数较大时，由于弹性支承的作用便形成一定频率的振动与噪声。

3)润滑对轴承振动性能的影响

良好润滑是轴承正常工作的一个重要条件，轴承旋转时，在球与套圈的接触

区形成稳定的弹性流体动力润滑油膜。油膜厚度取决于润滑剂的量、注入方式、

基础油的粘度、球相对套圈的线速度、温度以及其他其作用的因素。润滑与振动

的关系目前所查资料仅是对润滑与振动之间的相关性进行分析口3珊]。润滑对轴承

振动的影响可简单解释为：随着九／咒(即润滑油膜厚度与接触表面微观凸起的平

均高度)的减小，将导致润滑油膜被个别微凸峰划破的频率增大，并随之带来无序

碰撞。|il。，R越小，振动值越大。

4)污染杂质对轴承振动的影响
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关于污染粒子对轴承振动的影响，可简单解释为：个别固体粒子进入球与套

圈的接触区，产生诸多微观碰撞，从而引起振动。

5)保持架振荡引起的振动噪声

在轴承旋转过程中保持架的自由振动以及它与滚动体或套圈相撞击就会发

出此噪声。它在各类轴承中都可能出现，但其声压级不太高而且是低频率的。其

特点为：(1)冲压保持架及塑料保持架均可产生。(2)不论是稀油还是脂润滑均会出

现。(3)当外圈承受弯矩时最易发生。(4)径向游隙大时容易出现。由于保持架兜

孔间隙及保持架与套圈间隙在轴承成品中不可避免地要存在，因此彻底消除保持

架声十分困难，但可通过减少装配误差，优选合理的间隙和保持架窜动量来改善。

6)套圈滚道和球缺陷引起的振动

伴随着套圈滚道和球工作表面的宏观几何误差(由机械加工特点决定)，常

常出现个别缺陷，例如压痕、气孔、划伤以及球表面的磨损环带等，这些表面缺

陷存在时，会引起轴承的振动。

4．2典型激振力形式下的轴承振动

轴承振动微分方程(2．19)左侧的系数在上面的分析过程中已经被确定，下

面我们根据影响轴承振动的几种因素的特点，把这些因素所产生的激励力分为几

种典型模型，以合适的力的形式带入方程(2．19)，得到各种激励情况下的轴承

振动值。

下面把激振力分为四种情况，分别对这四种情况进行X方向的振动分析。

1)脉冲力作用下的振动

当轴承元件有损伤或轴承中有夹杂物存在时，损伤或夹杂物在球轴承运转过程中

会与滚动表面相接处而产生脉冲力，则此时方程(2．19)右端项即为脉冲力的形

式，其表达式如下：

F(f)=C+只(f)=Z·d(f) (4．1)

占(f)为单位脉冲函数，z为脉冲力强度

2)简谐力作用下的振动

球轴承运转过程中，钢球在套圈滚道之间滚动，接触副中的摩擦作用将激
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励球轴承外圈的振动运动。由于球轴承零件的圆周运动，摩擦激励作用总是周期

性发生的，因此简谐作用下球轴承振动特性的讨论是具有典型性的。在众多文献

中，保持架激振力被认为是简谐力加以分析[51-52l，

方程(2．19)右端项C+只(r)为简谐力，其表达式为

F0)=C+只(f)=岛。sin(耐) (4．2)

式中， 为带简谐频率。入方程(2．19)，可得到轴承径向强迫振动的稳态解【"】：

其中

只(f)=
Fo·sin(ca一力

一一l
oJ．Ce

N'CO$2

12三

(4．3)

(4．4)

我们可以看出在简谐激励力作用下，系统将产生一个与激励力相同频率的简谐振

动，但滞后一个相位角西。

3)周期激励下的轴承振动

任何周期激励力都可以用傅立叶展开为一组不同频率的简谐分量的组合。对这些

不同频率的简谐激励求出各自的响应，根据线性系统的叠加原理，就可以求得一

般周期干扰力作用下球轴承振动的总响应。滚动体、套圈表面几何形状误差所引

起的激振力均可表示为周期力。

方程右端项为周期激励力，展开得到：

F(f)=∑‘sin(rojt) (4．5)

带入方程(2．19)，所得到的解是各频率径向强迫振动的稳态解的线性叠加，周

期激励力所产生的轴承径向强迫振动的稳态解为【”】：

s，(f)=∑
J—l

弓’sin(％t一办) (4．6)
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式中： 伽细l簿 (4．7)

F∞=去e，(功e“d国 (4-8)

由文献【541可知任意形式激励力所引起的轴承径向强迫振动的稳态解为【韶1：喊群‘e，i“．一半卜dco (49)

4．3轴承典型振动模拟

4．3．1轴承元件损伤引起的振动频率

当轴承元件存在表面损伤时，当损伤点滚过轴承元件表面是要产生突变的冲

击脉冲力，故元件表面存在损伤时的激励力为脉冲力‘"】。

当外圈存在单个损伤时，激励力形式为：

Fp)=∑ZoS(t—n瓦) (4．10)

当内圈存在单个损伤时，激励力形式为：

F(O=∑筋砸一玎乃) (4．11)

当滚动体存在单个损伤时，激励力形式为：

F(f)=∑甄a(t一2nTb) (4，12)
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上述各式中，行为整数，手为元件故障特征频率，下标D，f’6分别表示外圈、
内圈、滚动体。

‘

对于N个滚动体的轴承去2脱a，F1=Ⅳ(z一厶)， 。=NAi』D
』

口

表4．1轴承元件损伤故障频率

元件 单个损伤 Z个损伤

外圈 NL6 ZNfob

内圈 Nql—l心 2Nqi—f◇

滚动体 蜕 踟j

4．3．2波纹度引起的轴承激振力及仿真

轴承内圈、外圈、滚动体的滚动表面不可避免的存在制造误差，这些制造误

差引起钢球与滚道之间接触载荷的变化，并在旋转过程中产生周期变化的激振

力。在精密加工的轴承中制造误差绝大部分是以波纹度的形式存在，下面我们以

轴承滚道和钢球表面的波纹度为例，讨论制造误差激励的球轴承振动。

t时刻，轴承确定点处各零件的表面波纹度值为【56】：

外圈滚道的波纹度：A。=∑以．sm[．okf+丸+2酬Ⅳ月
～

内圈滚道的波纹度：／l，=∑4。sinh【(q一％x+允+2珂／ⅣB
#t

(4．13)

(4．14)

滚动体的波纹度： A。=2∑口．。sin*。kf+丸+2nj／枷 (4．15)
h

式中，玎为谐波次数，a。为谐波幅值，丸为谐波相位，下标o，i，b分别代表

外圈、内圈、滚动体。

在轴承内部，单纯只有一种零件有波纹度的情况基本不可能。下面分析内、

外圈和球都存在波纹度同时的轴承振动，其他类型的波纹度影响可做类似的分

析。

若只考虑轴承沿x轴方向的振动，并综合考虑轴承各零件的表面波纹度引

起的激振力，根据轴承受力分析可得轴承激振力方程为
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，(f)；一昙jr万V：芝∑口、sillk。kf+杰，十2巧／Ⅳ)】c。s(％f+2巧／AD

一昙庙班芝∑％siIl岳康q一‰)f+以。+2巧／枷c。s№一％)H2巧／N](4．16)

一3KSVz∑N-I∑％sinkkf+氏+2酬硼cosb。+九)+2巧／Ⅳ】

图3．10表示当轴承元件上有波纹度时的激振力的仿真，此时外加载荷为49N。

窑
R

粪

图4．1轴承波纹度激振力仿真

外圈波纹度4。=5xlO_6研，即。=13，九=．／5

内圈波纹度q=5x10“m，M=16，丸=0

滚动体波纹度46=5xlO。m，‰=2，氏=0

根据激励力形式，模拟外圈波纹度、内圈波纹度、球波纹度分别作用下轴

承的振动，经激励力模拟分析得到波纹度激励产生的振动其频率与波纹度之间

满足如表4．2。
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表4．2

零件 波纹级数聆 径向振动(由波纹度引起)

n。=qN+-1 (qN—1)‰
外圈

7l。=gⅣ±P (叫±p)C006

以f=州±1 (qN—1)(哆一C006)
内圈

啊=qN+p gⅣ(q一哝6)±pq

n6=2q qwb±以

滚动体

”6≠2q I'16％4-q

注：Bg 为整数

经过前述的分析，我们已经分别确定了振动微分方程(2．1)式的系数和右

端项，下一步就可以对轴承模型进行模拟计算，图4．2为轴承振动模拟的程序

过程图

4．3．3轴承振动过程模拟
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图4．2振动过程模拟计算流程

对于微分方程(2．19)，本文采用龙格．库塔法对方程求解，下面列出龙格．

库塔法求解轴承振动响应的主程序：
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ruction zhendongmoxing

clear a11

global km cm mm om bm im boshuo boshui boshub a枷gama xishuo xishui xishub xiangweio

xiangweii xiangweib zhuansu

％定义全局变量，

load shuju

％调用轴承几何与材料参数

k

％调用计算轴承刚度与阻尼的子程序k

om=inpu“’om=')；boshuo=input('boshuo=’)；xiangweio=input('xiangweio=')；

im---input('im=’)；boshui--inputClooshui=’)；xiangweii--input('xiangweii=’)； ．

bm-=input('bm=')；boshub=input("ooshub=。)；xi柚gweib与npu“txiangweib一)；

％输入几何表面偏差值

t=-linspaee(O，1，30000)；

xO=[O．0003 O．4]；

O,x]=ode45('ff,t,xO)；

％龙格．库塔计算

figure(D

plot(1,xC，1))

图4．3所表示的即为通过上述程序所得到的轴承振动加速度仿真结果，图

(a)、(b)分别对应了轴承元件存在不同波纹度激励所产生的振动加速度值

藿

图4．3(a)轴承振动加速度仿真
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外圈波纹度n。=5x10一m，n。=15，九=可5

内圈波纹度口f=5xlO“m，nf=20，戎，=0

滚动体波纹度％=5xlO—m，n。=10，氏=0

时I目】(”
．

图4．3(b)轴承振动加速度仿真

外圈波纹度口。=2xlO“?'tit，％=13，丸=,r／5

内圈波纹度q=2x10“m，nf=145，丸=0

滚动体波纹度吒=2xlO～／"n，捍。=13，九=0

通过对图4．3(a)(b)的对比，可以发现轴承不同激励情况下所产生的振

动加速度其幅值不同，并且虽同为波纹度激励但随着波纹度形状的不同加速度

图像并不相似，故仅仅以振动时域图的相似性作为缺陷辨识的想法是不能达到

目的的。通过对振动仿真信号的分析，我们认为在缺陷辨识中必须结合轴承信

号的频域特点。

4．4小结

本章对影响轴承振动与噪声的因素进行了分析，针对各种影响因素的特点把

影响因素所引起的激振力进行了分类，根据有效的分析，给出了各种澈振力形式

下轴承振动的稳态解形式。针对轴承的几种典型缺陷给出了具体的激励力表达

式，并对轴承振动进行了仿真计算。
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5小波变换及小波包变换理论

5．1概述

当轴承发生故障时，由于各零件结构不同，产生的信号往往含有大量的非平

稳成分[5”，轴承故障信号是一种频域特征随时间变化的非平稳信号，故障诊断时
，

需要了解某些局部时域信号所对应的频率特性，也需要了解某些频率的信息总出

现在哪些时间段上。n县体对于轴承异音来说，我们希望知道存在异音的那段短时

时域信号是由哪些部件廓引起的，、故在轴承故障分析中我{『1需要的是一种对于非

平稳信号有良好分析能力，‘并且具有时-二频局部化作用的信号分析方法。

传统的Fourier变换能够有效地分析平稳信号，并通过频谱函数方便的指明

平稳信号的主要谐波成分。观察Fourier变换的定义可知，Fourier变换由于是由

一系列sin、COS函数构成，故它没有时一频局部化功能，不能分析时域信号的局

部频域特性。Fourier变换只能对整个时域段的信号进行频率分析，时域信号某

点的局部变化会使其频域信号全局改变[5引。

为了克服Fourier变换在时一频局部化的不足，D．Gabor于1946年提出窗口

Fourier变换(简称wFT)方法，但WFT变换不能自适应的调整时一频窗的大小，

在信号分析过程中有一定的局限。地质学家J．Morlet和A．Gerossman在处理地

震信号时提出了具有自适应时一频窗的小波函数(Wavelet)。小波函数具有许多

优点，目前小波分析方法已广泛应用于信号处理、图象分析、模式识别及众多的

非线性科学领域，在机械故障诊断方面，小波分析也取得了一些实际应用效果

is佰11。

本章介绍小波分析理论及其时频自适应特性，并介绍小波包分析方法。

5．2时窗、频窗、时一频窗概念

时-频局部化是通过引入在时域和频域上都有局部化性能的窗口函数来实现

的，不同的窗口函数其在时域和频域上的局部化效果是不同的，下面引入时频窗

的概念来描述其局部化性能。
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5．2．1时窗及其度量

时窗函数起着时域局部化的作用，工∞w(t—b)就表明了t=b处的局部时域

信号，时窗函数¨和)的开窗效果用时窗中一bt’k瑚和时窗半径△，f以f)】来度量，

可以简写为t’、A，。

时窗中心仿照力学中的重心来定义：

r+kr)】=纠俐2叫j：㈨12dt (5t1)

时窗半径：

△，kr)】=fI(f1)2i喇12 d,／ilw(oF2出J” (5．2)

若式w(t-b1中b≠0，则：

5．2．2频窗及其度量：

f+-㈣】=f．恻：6 (5．3)
△，k卜b)]--Atkf)】

“。7

与时窗函数相同，频窗函数钡曲为w(t)的傅立叶变换结果，其的开窗效果

用频窗中心∞+【议曲】和频窗半径△。(帚@)】来度量。可以简写为国+、A。。

频窗中心及其半径：

口’=l叫双功12叫II议叻12如

△。={l洄一曲’)：I铡2叫l J议叻J2如}“
与时窗一样，频窗平移玎后，有：

矿m一纠=国‘【蝴】+，7
A№一6)】=△。【嘶)】

5．2．3时一频窗

(5．4)

(5．5)

(5．6)

若w(f)和坝f)能分别起着时窗和频窗的作用，则可简称w(f)为窗函数，它
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的时域局部化作用被限制在时窗区间【(f’+6)一△，，矿+6)+△。J范围内；它的频域

局部化作用被限制在频窗区间k∞++叩)一△。，(co++叩)+△。J范围内。于是，可构

建时-频坐标系，用时窗区间和频窗区间形成一个矩形时．频窗，时．频窗是窗函数

的时．频局部化功能的几何直观的描述。

5．3小波变换基本概念

镜。

图5．1时频分析图

小波变换有许多优秀的性质，因此有人把小波变换誉为分析信号的数学显微

5．3．¨J、波变换定义

信号工0)与函数‰(f)的积分定义为小波变换，其表达式如下：

吸o，∞。l啪哥么∞出 (5．7)

y∞(f)由y0)经平移和放缩的结果

矿曲(f)=kI“2y(口f一6) (5_8)

yO)为允许小波函数。y(f)作为允许小波函数需要满足一定的条件：

1． j：p(f)f2dt<+。，即要求y(f)具有快速衰减性

2．由矿(国)的连续性和IqI<+m可推知矿(0)=o，由，D“，砌·变换的表达式可推
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知j：妒o)出=0

舯 q：l訾 眠。，

由以上条件可知：矿(f)具有波动性，妒(f)像波一样快速衰减，形如小的波，

这就是矿(0被称为小波的原因。

允许小波有下列性质：

h(f)峙=肛。(f)f2田=1,1矿<012出=桫∞畦 (5．10)

Fp。(f)】=矿。(砷=‘n“2y(耐一b)e-'O*dt

：口一l矿(口f^功e一学(at-tOe-io口nb-d(卅6)

：8一e一嚅b痧南 (5．11)

式(5．10)，(5．11)说明允许小波函数经过平移和放缩其模量不变，而矿。(r)

与参数a关联，目．会随着a的变化而变化。

5．3．2小波变换的自适应时一频窗

记f：为时窗中心，△，为时窗半径，09’为频窗中心，△。为频窗半径，则关

于窗函数_}6，。(f)，有

f’2志肌(f)12班
妒南∽．)2∽M“ 。：肥，
国‘2丽：=蒜l叫矿。(动12d∞
Am 2丽‘去丽吁征(彩一∞‘)2眵n(回12d∞}心

令口=1，6=o得到的时一频窗中心和半径记为f：、△，、西和△≯

经计算得到： f‘=吉(f；+6)
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△，：三△，
以

国2口％

Am
2
aAi,

由上式可看出，y(f)的平移并不改变其时窗宽度：当y(f)被压缩lla变为

y。(f)时，其时窗半径△，也相应的被压缩了1／a，其频窗半径被拉宽了口倍。此

时小波函数沙。(f)的时一频窗为：

b+at-aAvb+∥埘，】×降÷，，瓮△，](5．m
从小波窗函数‰(r)的参数选择方面观察，当疗较大时，频窗中心a砖自动

的调整到较高的频率中心的位置，且时．频窗形状自动的变为“瘦窄”状。因为

高频信号在很短的时域范围内的幅值变化大，频率含量高，所以这种“瘦窄”时

一频窗正符合高频信号的局部时一频特性。同样，当口较小时，频窗中心口∞：自动

的调整到较低位置，且时．频窗的形状自动的变为“扁平”状：因为低频信号在

较宽的时域范围内仅有较低的频率含量，所以这种“扁平”状的时．频窗正符合

低频信号的局部时．频特性。

．蠢。。《z
I．2 i●!

●-l r

·-壬 }-1

、 ●、

图5．2小波变换时．频窗示意图

tl i^·

●上 ^·
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5．4、多分辨分析

1989年，S．Mallat和Y．Meyer在多尺度逼近的基础上提出了多分辨分析

(Multi—resolutionAnalysis，简称MRA)的概念，它是理解和构造小波的统～框架。

MRA是指一串嵌套式子空间逼近序列鼽j。：，它满足下列要求：

1． ⋯[U，cU川c⋯￡L2僻)，⋯fl uj={o)，Mu』=上2僻)；
lEz IE‘

2．u=删一{九。rr)防“r)=2％≯(2Jt-k),k eZ}；
3．㈣=∑h．O(2t-n)，纸}∈z2：

4．移0一七)}是Riesz基。

≯(f)成为尺度函数。

定义％=Uj+。／％即乃是％在％。的补子空间，所以有：

U川=Uto％

o表示子空间直和关系，这种关系可以用下图来表示：

『：：l，≯_l：：≯!’繁；≯》。繁：{
图5．3‰k：空间关系分解图

若只观察子空间％，我们可以发现

昱髟。P(R)

这表明攘个空间P∽)可表示为子空间％，，∈z的直和。

若我们从频域方面来理解MRA的空问分解关系，由鼽j。：定义可以知道

⋯c Us c％+，c⋯表明随着尺度指标减少，％所表示的频宽将逐渐的减少。

⋯％一：o％一。=Uj表明，小波子空问％，，∈z在频域中是不重叠的。
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U，的毅率范陋

I卜，的囊事希一 Ij{媳囊聿藏田
÷ 、

图5．4 MRA所确定的频带分隔示意图

5．5小波包变换理论

5．5．1小波包分解

正交小波分解是分析非平稳信号的有效的方法，但在正交小波分解中，如果

最细尺度层的采样密度和分解层次确定，那么，细尺度空间所对应的频率范围、

频带划分的宽度、各频带中时．频窗的形状、各频带中时一频局部化的精细程度等

就随之确定。在这种确定时一频分析的规则中，如果需要在高频段的更窄的频带

内观测局部信号的表现，正交小波分解所确定的时．频分析方法是不能满足需要

的。这样正交小波分析就不能满足新轴承故障分析。

正交小波包变换是把正交小波分解中的各个小波子空间再作更精致的分解，

使其对应的频带进行进一步细分，这样就使其在时．频分析中有较大的灵活性，

也最大可能的提高时域和频域的分辨率，使时．频分析在中高频段也有良好的时

域分辨率。

定义：在小波包分析中，由一个标准正交化的尺度函数p(f)，通过双尺度差

分方程【62]

愀)-哩删2卜D (5．14)

％。+l(f)=42∑91w。(2t—k)
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确定的的函数组慨，卅(f)，．，∈z，k∈zj为由％=p确定的小波包。

诹)。，话。}。满足：g。=(一妒啊一。 可看成是两组共轭正交滤波器系数。

根据多分辨分析可知，正交小波包分析能将信号z(f)按任意的时频分辨率分

解到不同的频段，并将信号x(f)的时频成分相应的投影到所有代表不同频段的正

交小波包空间叼伽=0,1，⋯，27—1)i，叼=Span妒可。I(f)’，∈z，k∈Z}

一 群2n J_薯2n∥ 强㈣
【u刍=叼“+蟛”1

图5．5中a、b图分别表示了正交小波变换和正交小波包变换在不同层次上

对信号z(f)的时频窖间砜的划分

％ 缓钐黝髟黝兹黝
J如
J=1

J=2

J=3

％

u? 科

研 以 田 职

彩兹彩嬲兢笏彩彩彩缆磁黝
图．5．5(a)小波变换的频率范围分解 图．5．5(b)小波包变换的频率范围分解

由以上分析可知，小波包分析是对小波分析的进一步深化，它克服了小波分

析的缺点，能够更加精细的将信号的中高频带进行划分。它是一种灵活的时．频

分析方法，对中、高频段信号的分析具有明显的优势。
’

众所周知，在新轴承中，内外圈、滚动体磕碰伤、划伤、点蚀剥落，疲劳磨

损等表面损伤很少出现。新轴承中的振动主要是由于表面波纹度，粗糙度，固有
。

振动等所引起的，其中又以表面波纹度对轴承振动的影响最大。由文献【5】知轴承

的表面波纹度和表面粗糙度所产生振动的特征频率一般处在中高频段，我们需要

寻找的是一种在中高频段内有优秀的分析能力的方法。根据上面我们对小波包变

换的分析，发现小波包变换能够根据需要加强某些特定时．频段的观察和分析，

针对新轴承的信号的特点，我们选择正交小波包法对信号进行分析。

5．5．2小波包重构

小波包分解在频域上可理解为它是把有限频带划分为更细的频带，在数学上
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可以把它理解为一种递推关系，它是将第一次分解结果的高频部分和低频部分

利用二取一运算，保留其偶数部分或奇数部分(即每隔一个数保留一个)，再进行

下一步分解时，对分解结果仍采用二取一运算。运用这种算法，信号被分解到相

邻的不同频率段上。随着分解层数的增加，频率段划分得越来越细，但是，和小

波分解一样，经过每一层变换后的数据量减半。分解到，层时，_，层中每一频率

1

段的数据量是原来信号数据量的砉倍。因此，越往下分解，各个频率段上的时
上’

域分辨率就越低。为了提高分辨率，可以采取下面信号重构的方法。

如要观察信号某一频率段上的时域波形，那么保留这一频率段的数据，把其

它频率段的数据置为零，再用重构方式，把信号一层层进行重构。每一层重构完

以后，所得到的数据量增加一倍。这样经过J层重构之后，就可以把这一频率段

上的信号的时域分辨率提高到原来信号的大小。也可以采用这种方法，把几个不

同频率段上的信号合起来重构。如果把所有频率段上的信号合起来重构，就可以

重构出原来的信号。

其重构公式为【571：

矸寸1(f)=∑瓦％：(2t-k)+∑磊吆+。(2f一∞ (5．16)

孵O)为数字信号x(f)经Jf层小波包分解所得到的第n个分解序列，瓦，磊分

别为矗，g的对偶算予，％o∞为原始信号x(r)。

5．6小结

本章通过对小波函数时一频窗的分析指出小波分析具有自适应时频特性，在

信号分析中显示出了其优秀的特性：

1．具有多分辨率，也叫多尺度的特点，可以由粗及细地逐步观察信号。

2．小波变换在作为带通滤波器时，通过时频窗分析可发现，它产生的滤波

器具有品质因数恒定，即相对宽度(带宽与中心频率之比)恒定的特点。

3．其具有自适应的时频窗，并且这种时频窗符合低频、高频信号的时频域

特点。

由于以上优点，小波变换非常适合进行对非平稳信号的分析。
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对正交小波包变换的理论，它是在小波变化的基础上克服了小波变换的缺点

而发展出来的具有更加优秀时一频分析能力的信号分析方法，它突出的优点是：

能对较高频率段进行更加细致的划分。

小波包变换所具有的这种优点非常适合分析本文中所研究的新轴承的故障

特点，所以在接下来的分析中我们选择小波包变换对振动信号进行有效的分析。



基于小波能量谱的轴承振动噪声缺陷辨识方法

6小波包能量谱在轴承缺陷辨识中的应用

根据小波变换公式，小波变换的系数可以理解为函数间的相似程度，因此小

波分解系数序列可以刻画原始振动信号的局部特征，有效地判断原始信号的特

性。小波包变换是在小波变换的基础上对频段信号进行再分解的一种方法，运用

小波包分解系数序列可以更加仔细的分析信号特性。小波包能量谱就是运用小波

包分解系数序列对信号进行分析的。

6．1小波包能量谱分析方法

6．1．1小波包能量谱

在任意一个分解层次_，上正交小波包变换均能够把信号无冗余，无疏漏、正

交化、自适应的投影到相应频带的正交小波包空间上，信号的信息成份完整无缺，

变换是能量守恒的。每个频带里信号的能量对于状态监测和故障诊断都是非常有

用的。

振动信号经小波包分解后在某一层次正交小波包空间上得到其小波包分解

系数序列，此系数序列能够刻画该频段上振动信号的平稳性、非平稳性、周期性

等特性，并且还能根据其数值大小判断振动的程度。

构造能量谱，由于能量守恒，所以小波包能量谱分布如同滚动轴承的故障特

征频率谱一样，是轴承运行状况的本质特征。计算出某一分解层次上每个正交小

波包空间中信号分布的能量，由这2’个数构成的向量就是表征轴承振动的特征

向量。

对于离散正交小波包分析，给出如下定义【63l：

也(n，．，，七)k。为信号工(f)∈r(R)在慨工。(f)k。俺上的分解系数序列：

疋(打，歹，七)=￡J(力2-ji2瓦(2’卜k)dt (6．1)

定义：
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SE(j，砷=∑IE(n，J，钟 (6．2)
tEZ

为原始信号x(f)在正交小波包空间uj上的能量分布。序列SE(j，n)

∞=0,1，2⋯2’一1)为小波包能量序列。

将能量序列进行归一化处理，所得序列五(功(n=0,1，2⋯2’一1)称为小波包能

量谱序列。

，2J-I

五(H)=SE(j，n)／∑船(．，，n) (63)
／H,-0

小波包能量谱序列表示了相同宽度、不重合的频带内轴承振动的程度，其值

的大小可以表示轴承振动的剧烈程度。

6．1．2小波包能量变化率序列

同一型号的轴承因其结构、工作状态、测试条件、采样频率相同，则各个小

波包所代表的频带的能量在总能量中的比例应该是基本不变的，也就是说标准

的、无缺陷的轴承其能量谱分布应该是基本确定的，标准轴承的能量谱也可作为

标准能量谱成为衡量轴承质量的一个依据。

能量谱分布的变化反映了轴承振动状态的变化。若某一个或几个小波包上的

能量谱变化较大(尤其是增加)则说明在这几个小波包所代表的频段内存在的轴

承振动较为剧烈，也就表明其频带有可能含有较多的故障信息。我们构造能量谱

变化率序列口。0=0,1，2⋯2’一1)作为轴承故障检测的一个特征量。

a。=2’(开)／五(行) (6．4)

式中，搿：能量谱变化率， 五：轴承正常声能量谱序列， ^7：异音轴承能量谱

序列。

6．2小波能量谱变化率缺陷诊断方法及应用

能量谱变化序列口。能够很容易得帮我们检测出缺陷所引起的振动发生的频

率范围。保留缺陷信号频段系数序列，其他频段系数序列为零，运用小波包重构

57
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方法对信号进行，层小波包重构，此时重构的信号包括的就只有缺陷所引起的频

段的信号，这样极大的提高了信噪比。能量变化序列口。能够方便的分理处缺陷

信号和背景噪声，为下一步的缺陷诊断奠定了基础。

6．2．1小波能量谱变化率缺陷诊断方法步骤

1．确定进行小波包分解的小波函数。根据不同信号的特点，对信号分析是要选

择不同类型的小波函数，选择合适的小波函数可以更为精确的分析。信号选

择小波函数的标准：信号进行小波变换后，运用小波分解系数进行重构，重

构的信号与实际信号的差值越小，表明此小波函数越适合分析当前的信号。

2．确定小波包分解层数。分解层数过少，则造成信号的频带划分的过宽，每一

个小波包空间均对应较多的频率成份。在这种情况下不能对缺陷信号进行有

效的提取，重构信号的信噪比不高。若分解层数过多，频带划分过细，虽会

提高精度，但计算量过大。

3．根据能量变化序列口。，确定缺陷信号所存在的小波包空间。确定合适的标准

a值作为门槛值，超过门槛值的小波包空间为缺陷存在空间。

4．对选择出的小波包空间进行重构，并对重构信号进行时域与频域的分析，以

达到缺陷辨识的目的。

6。2．2小波能量谱变化率缺陷诊断方法的应用

根据以上理论，针对实际轴承进行缺陷辨识。图6．1(a)为采集的正常声轴

承的振动信号。(b)、(c)、(e)分别为采集的存在缺陷的1、2、3号轴承的振动

信号。

图6．1(a)正常声轴承振动加速度
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。麓}．S

图6．1(b)异音轴承1振动加速度

图6．1(c)异音轴承2振动加速度

，

iHkk一_k上L1^L1．1J』lI．1．kLJ。山裁．．“j“山。k。．u二．L1．鹰幽i

憋嚣爨鬻愍鏊嚣黎嚣!爨黪麓爨呵一
图6．1(d)异音轴承3振动加速度

1．小波函数的选取

小波函数有许多种类型(HartWavelet，Daubechies Wavelet，Symlets Wavelet，

CoifletsWavelet，”Discrete”MeyerWavelet等)，每种小波都有自己的特点。Symlets

小波是Daubeehies小波的改进，具有Daubechies小波的优点和特征，而且具有

近似对称性，并且在对噪声信号的小波分析中，我们发现用4阶Symlets小波分

析出的结果比其他小波函数更为理想163】。故我们对采集到的信号运用sym4小波

进行满尺度小波包分解，具体小波形式见参考文献酬。图6．2为sym4小波函数

形式。
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图6．2 SymletS Wavelet函数

2．小波包分解层数的选取

我们所分析的信号是信号采集器采样频率为30000Hz时得到的，对于信号

来说它的频率分辨率最大为15000Hz，故信号能够表征频率在15000Hz内的所有

信息。

根据表4．I可知，当新轴承中出现零件磕碰伤、划痕等损伤时，由损伤引起

的振动其特征品率一般集中在0～300Hz。为了方便地判断轴承的噪声振动是否是

由元件损伤引起，选择对轴承信号进行J=6的小波包分解。因为进行，=6的小

波包分解会产生26=64个正交小波空间，根据小波包分解理论即把信号的整体

频率带划分成为了64个互不重叠的子频带，则每一个频带的频率范围应该是：
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15000Hz／64=234．5Hz。进行这种划分后，小波空间醭所代表的是频率

0,-,234．5Hz的振动信号，轴承的元件损伤情况可以方便的从小波空间哦的能量

谱变化中表现出来。

3．对信号进行小波包变换，计算出其小波包能量谱变化率序列

假设正常声轴承的能量谱为标准谱，异常声轴承能量谱与标准谱进行对比，

可以得到能量谱变化率。通过对能量谱变化率概念进行研究和丈量的实验结果的

归纳总结后，我们认为针对汽车空调器轴承4608，我们选择当口≥1．42时，可认

为该小波包所代表的频段内有较明显的故障信息。保留该小波空间的序数序列，

然后作信号的重构分析。下图(a)印为正常声轴承的能量谱分布，也就是我们

所认为的标准谱。图6．3(b)(c)(d)分别为异音轴承(1)(2)(3)的能量谱

_|

硼畸

蓄
辇

0∞

图6_3(a)J=6时正常声轴承能量谱分布
～

可以看出，在n+l=1：32的小波包空间内，信号的能量较为集中，昵1之后
{

的信号能量较为分散，只占总能量的一小部分，并且小波空闻碗1之后的空间所

对应的频率值较高(7000Hz以上)，故在分析能量谱时我们着重分析哦辛u：1这

32个小波包空间的能量变化。
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1)根据小波能量谱变化率序列对异音轴承1进行的缺陷辨识
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图6．5(b)小波包空间硪系数重构信号及信号频谱分析

图6．5(c)小波包空间以系数重构信号及信号频谱分析
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表6．1异音轴承1缺陷频谱分析

实验值 理论值(波纹度激振频率)

外圈 内圈 钢球

u2 (Hz)
波纹阶次 频率(I{z) 波纹阶次 频率(1{z) 波纹阶次 频率(Hz)

1769．9 159 j 1772．4 19 1768．6

1696．7 153 1694．9 120 1696．7

(，： 1837．6 166 1838．9

1731．2

1914．9 173 1916．4

2226．4 201 2226．6 158 2224．8

2214．1 200 2216．5

u； 2203．6 199 2204．4

2126．4 192 2126．9 151 2127．3

2141．5 152 2141．2

!373．8 124 1373．6 97 1376．5 14 1376．6

1249．6 113 1251．8 88 1250．2

哪 1440．7 130 1440．1

1332．7 94 1333．7

1288．3

j?

2056．9 。146 ，2057．7

2094．2 189 2093．6

u：2 1983．6 179 1982．9

2126．0 192 2126．9 151 2127．3

1914．5 173 1916．4

2506．0 226 2503．5 178 2503．2

2488．3 177 2489．3

以3 2474．6 176 2476．4

2514．9 227 2514．6 179 2517．1

2537．5 229 2536．7
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根据波纹度引起的激振频率，提取含有缺陷的小波包空间重构信号其频谱分

析中振幅较为突出的5个频率，按其幅值高低排列，以(缺陷频率±3Hz)为标

准，寻找信号中与某元件缺陷频率相对应的频率，以确定何种缺陷是引起轴承异

因的因素。

表6．1可看出，对从轴承信号中提取的较高信噪比的缺陷信号进行分析，我

们认为缺陷信号中振幅较为突出的频率与轴承外圈波纹度所引起的故障频率较

为近似，故认为异音轴承l是由外圈波纹度所引起的，应该对轴承外圈进行再加

工或更换。

2)异音轴承2分析

图6．6为异音轴承2的小波包能量变化图，发现小波包空间破的能量变化

最大。前面提过，在低频段的故障很有可能是由轴承元件损伤所引起的。根据图

6．6我们认为异音轴承2存在元件损伤，下面我们对碟进行重构并分析其频谱。

图6．7为u?重构信号及其频谱。
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图6．7小波包空间u：系数重构信号及信号频谱分析

表6．2异音轴承2缺陷频谱分析

实验值 理论值

硼 饵∞ (Hz)

98．5 钢球通过频率

123．3

U： 147．6

50 内圈转动2倍频

。

25 内圈转动频率

由表6．2可看出，对从轴承信号中提取的较高信噪比的缺陷信号进行分析，

我们认为缺陷信号中振幅较为突出的频率与轴承钢球通过所引起的故障频率较

为近似，故我们认为异音轴承2是由钢球划痕或磕碰伤所引起，应该对轴承钢球

进行更换。

3)异音轴承3缺陷分析

由图6．8可看出，异音轴承3的故障信号较多的存在于小波包空间W、硪、
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以、u竽、uP、矿竽中，根据小波包回复算法我们使其他空间的系数为零，保留

这6个空问的系数，对此时的空间进行回复算法，后分析其频谱特征。
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表6．3异音轴承3缺陷频谱分析

实验值 理论值(波纹度激振频率)

外圈 内圈 钢球
W 饵z)

波纹阶 频率 波纹阶 频率 波纹阶 频率

1837．5 166 1838．9

1914．6 173 191614

u： 1637．0 148 1639．5 108 1639．4

1730．2 156 1728．1 118 1734．3 16 1727

1768．o 160 1772．4

1526．1 138 1528．7 14 1530．7

1548．0 140 1550．8

U； 1440．4 130 1440．1 95 1444．5

1537．1 139 1539．8 104 1539．4

1373．9 124 1373．6 92 1369．5

1374．O 124 1373．6。 92
、

1369．5

i440．4 130 1440；1 j 95 1444．5

u； 1221_3 110： 12185 +80。． 12秘．6。 13 1220．5

1263．1 114 1262．5

1249．6 113 1251．8 8l 1249．6

2114．5 19l 2116．8 20 2120．2

2056．5 186 2060．4 137 2054．2

眯 1914．5 173 1916．4

1984．0 179 1982．9 134 1979．2

1837．4 166 1838．9

2114．8 191 2116．8

2288．9 力07 2293．O 159 2294．1

以3 2141．2 193 2137．9

2310．5 209 2316．2 22 2316．8

2321．5 210 2326．3 160 2319．1

2502．2 226 2503．5

2488．7 225 2492．4 173 2489．O

u：5 2537．5 229 2536．7 175 2539

2524．O 228 252617

2474．8 223 2470．2
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6．3小结

正交小波包变换能够把信号无冗余，无疏漏、正交化、自适应的投影到相应

频带的正交小波包空间上，信号的信息成份完整无缺，故可以用小波包能量谱来

表示信号在各频段的振动程度。在分析过程中我们发现，采集的轴承缺陷信号隐

藏在背景振动中，信号的频率成份复杂，并且是密集的连续谱，故要选择合适的

提取手段以提高分析信号的信噪比。我们构造了小波包能量谱变化率序列作为缺

陷信号的提取依据，运用能量谱变化率所提取的信号分析异音信号的缺陷。在实

际分析中我们发现采用此方法提取的信号已经基本包含了轴承缺陷的信息。结合

轴承振动模型的分析结果我们能够辨识出轴承缺陷。

附：小波包能量谱诊断程序界面

图6．9小波包能量谱诊断程序界面
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7结论

本文在分析经典轴承振动模型的基础上，建立了考虑润滑等摩擦学因素影响

的轴承振动模型，并针对有代表性的轴承缺陷进行了动力学分析，为轴承缺陷辨

识奠定了理论基础。随后，根据新轴承振动信号的特点，运用小波包函数对信号

进行分析，并提出了小波包能量谱变化率口作为提取缺陷信号的依据，并对提取

的信号进行缺陷诊断分析，通过分析确定轴承的缺陷源。

通过前面几章的理论分析、状态模拟及数值分析，本文得出以下一些结果：

1．建立了考虑润滑状态下轴承的非线性动力学特性的5自由度的振动非线

性模型，克服了经典模型线性化假设的不足。利用这种模型可以模拟轴承在各种

特殊缺陷出现时轴承的动态特性，可以为轴承单因素缺陷分析提供了可能。

2．模型充分考虑了润滑状态下轴承的非线性动力学特性，包括接触区的弹

性流体动力润滑(EHL)的卷吸效应和挤压效应。较充分的反映了良好润滑状态

下的轴承振动状态。通过对比计算明显的看出润滑对轴承振动噪声的影响，润滑

良好时，油膜的“刚化效应”使球轴承振动的固有频率有所提高。

3．通过对几种激励力形式所进行的振动模拟分析，确定了几种典型缺陷形
，． “一*r．

式下的轴承激振频率。指出不只波数为滚动体整数倍的波纹度会引起轴承振动，
，

”

t，
‘9

任意波数的波纹度只要其波高足够均能引起轴承的振动。

4．针对新轴承信号的特点：缺陷信号不明显、缺陷频率集中在中高频率段

的特点，选择了对信号有良好分析能力、具有自适应时频窗、对中高频分析有无

可比拟优越性的信号分析方法：小波包分析方法分析信号。在分析过程该方法得

到了有效的应用。

5．本文根据小波包能量谱概念提出的能量谱变化率序数口，用口。>门槛值
J

^J

作为提取缺陷信号的依据，对提取的小波包空间进行信号重构；重构的信号包含
、

～t
一

了影响轴承振动性能的主要缺陷，重构的信号具有较高的信噪比，使缺陷信号在

时域中更为突出，在频域中也能够非常明显。在对实际信号分析的过程中也证明

此种方法是一种有效的缺陷识别方法。

6．通过对一批汽车空调器轴承的缺陷辨识，我们发现波纹度尤其是外圈波

纹度超标是这一批轴承的主要缺陷，生产厂商应该调整外圈加工工艺提高外圈的
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质量以降低轴承的振动和噪声水平。

由于滚动轴承的缺陷形式较为复杂，缺陷辨识比较困难，本文虽然在现有国

内外研究的基础上作了一部分工作，取得了一定的结果，但是仍然有大量的问题

有待进一步深入研究：

1．在对以小波包能量谱变化率序列为提取依据提取得故障信号进行分析

时，可以结合时域特征的参量，如峭度、峰值等对信号进行分析，以提高信号分

析的精确性。

2．将小波包能量谱与人工智能模式识别方法联系起来，建立完善的轴承故

障缺陷模式库，将缺陷通过模式识别的方法进行较为精确的分类。

3．本文对小波包能量谱方法在轴承缺陷辨识中的应用进行了探讨。作者相

信利用小波包能量谱变化率序列进行缺陷辨识的方法还存在许多值得更深入细

致研究的潜在价值和优越性能，具有广阔的应用前景。
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附录

主要符号的代表意义
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质量矩阵
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