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机械元动作单元多故障耦合的动力学建模
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摘要：针对机械元动作单元多故障并发时特征模糊导致诊断控制困难的问题，提出了一种基于多

故障耦合建模分析故障特性的方法。以蜗杆转动元动作单元为例，提取关键故障，基于分段线性弹簧阻

尼模型模拟支座松动，基于附加综合不对中激励力模拟联轴器不对中故障。融合滚动轴承动力学模型

建立蜗杆动力学模型，集成上述故障模型，建立蜗杆转动元动作单元多故障耦合动力学模型。采用数值

分析法求解蜗杆在正常、单一松动故障、单一不对中故障及耦合故障状态下的加速度响应并进行频谱分

析。根据现有实验平台，采集并分析上述 4 种状态的实际加速度时域信号并进行频谱分析。仿真与实

验结果对比验证了所建多故障耦合模型的准确性。
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Dynamic Modeling and Characteristic Analyses of Multi-Fault Coupling in 
Mechanical Meta-action Unit

GE Hongyu* SUN Jiarui LI Yi YANG Manzhi GAO Yang
School of Mechanical Engineering， Xi’an University of Science and Technology， Xi’an， 710054
Abstract： To address the problem that feature ambiguity caused by concurrent multiple faults in me⁃

chanical meta-action units leads to difficulties in diagnosis and control， a method based on multi-fault cou⁃
pling modeling was proposed to analyze fault characteristics.  First， taking the worm rotation meta-action 
unit as an example， key faults were extracted.  Looseness of the support was simulated based on a piece⁃
wise linear spring-damper model.  The coupling misalignment fault was simulated based on an additional 
combined misalignment excitation force.  Second， integrating a rolling bearing dynamic model， the worm 
dynamic model was established.  The above fault models were integrated to establish a multi-fault coupling 
dynamic model for the worm rotation meta-action unit.  Then， the acceleration responses of the worm un⁃
der normal conditions， single looseness fault， single misalignment fault， and the coupled fault state were 
solved using numerical analysis method.  Spectral analyses were performed on these responses.  Finally， 
based on the existing experimental platform， actual acceleration time-domain signals under the above four 
states were collected and analyzed.  Spectral analyses were also performed on the actual signals.  A compari⁃
son between simulation and experimental results verifies the accuracy of the established multi-fault coupling 
model.

Key words： meta-action unit； multi-fault coupling； numerical analysis； fault feature extraction

0 引言

机械元动作单元是数控机床等复杂机电产品

中最小的运动单元［1］，在服役过程中可能同时发

生多个故障，故障间互相影响，会显著放大单一故

障的负面效应，使故障特征变得模糊，能量分布畸

变，从而增加故障预测、诊断与控制的复杂度。因

此，本文开展元动作单元耦合故障特性的研究对

机械的平稳运行具有重要的意义。

针对机械设备故障耦合导致的诊断难、控制

难的问题，国内外学者已在不同机械系统中开展

了广泛而深入的研究。多数学者通过建立物理模

型来揭示故障交互机制与能量演化规律，在旋转

机械领域中，研究多集中于特定故障组合的动力

学建模。陈果［2］建立了滚动轴承支撑下的不平

衡-碰摩-基座松动耦合故障模型，阐明了多故障

耦合下的运动状态转变与系统能量在不同故障模

式间的分配机制；甄满等［3］、张伦等［4］分别针对双
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跨转子系统与直升机齿轮系构建模型，揭示了故

障对能量传递路径的重构作用。随着对故障耦合

本质的更深层次的探究，研究视角逐渐聚焦于其

核心机理-系统内部能量传递路径的异常重构与

能量流的失衡。学者们从不同角度揭示了其中的

非线性相互作用。殷帆丽［5］和 ZHENG 等［6］分别

从双转子-机匣耦合系统的实验与有限元仿真中

观察到耦合特征与非线性效应。CHEN 等［7］则通

过刚柔耦合模型还原了完整的能量传递物理路

径，从能量传递的物理基础上解释了故障的传播

机制。
在多物理场耦合方面，研究拓展至液压、电气

等系统，量化了能量耗散与传播机制。如 TANG
等［8］在液压机械领域建立了包含间隙环流效应的

非线性动力学模型，发现耦合故障中存在主导故

障模式及其对应的能量主导机制，完善了该领域

“建模—仿真—实验”的完整研究闭环。ZHAO
等［9］和 LI 等［10］分别基于键合图与流固耦合模型

量化了能量耗散的时空积累及热应力机制，前者

发现在特定参数下能量耗散强度呈“双峰”特征，
后者揭示了颗粒相如何通过影响热应力分布来主

导能量传递并最终导致结构失效的机制。张立志

等［11］解析了电磁-电路耦合中的能量规律。王继

康等［12］通过一系列试验证明，通过主动调整系统

结构刚度可以实现对能量传递路径的调控，从而

人为影响故障的发展行为，为故障的主动控制提

供了新思路。
综上所述，尽管现有研究通过多种建模手段

与分析方法在不同系统中揭示了耦合故障的部分

能量演化规律，但仍存在以下共性局限：研究重点

多集中于故障的时域响应与能量宏观分析，对临

界转速下敏感节点的频谱特征量化不足且未明确

耦合故障特有的“非线性能量放大效应”。鉴于

此，本文以蜗杆转动元动作为例，选取故障发生频

率与并发频率均居首位的联轴器不对中与支座松

动故障，建立故障模型，再集成正常状态下的动力

学模型建立耦合故障动力学模型；通过求解模型

并量化频谱特征，揭示了非线性放大特性；最后，
设计对比实验验证模型精度。

1 元动作单元关键故障模型的建立

1.1　元动作单元关键故障提取

研究机电产品整机的多故障耦合问题相对较

难，为降低研究复杂性，本文将数控机床按照“功

能-运动-动作”（FMA）结构化分解为机电产品中

的最小单元，即元动作单元［13］。元动作单元根据

所完成的基本动作可分为移动元动作单元和转动

元动作单元两类。一个元动作单元通常包含五类

核心部件：输入件、输出件、中间件、紧固件和支撑

件。依托实验室团队成果［14］可知，以 THM6380
卧式数控机床为例，通过 FMA 分解后得到该种

型号加工中心的主要元动作单元共 91 个，元动作

单元所包含的高频属性数量与其重要度成正相

关。根据 K-Modes 算法，通过计算得到 5 个聚类

中心，通过统计得到 5 个聚类中心中出现的高频

率属性。统计表明，蜗杆转动元动作单元具有 5
个高频属性的元动作单元，高于其他大部分元动

作单元的高频属性数目，因此，本文以数控机床分

解的蜗杆转动元动作单元为例。
蜗杆转动元动作单元与元动作单元的五类部

件对应为：①动力输入件：驱动电机，提供初始转

矩和旋转动力。②中间件：联轴器，连接电机输出

轴与蜗杆输入轴，传递转矩。③紧固件：螺栓，用
于将支撑件（轴承座）可靠地固定在基座上，提供

约束刚度。④支撑件：轴承支座（含滚动轴承），支
撑蜗杆，约束其位移，保证旋转精度和平稳性。
⑤执行件：蜗杆，接收并传递动力，是最终执行目

标动作的核心部件。蜗杆转动元动作单元结构如

图 1 所示。

基于上述蜗杆转动元动作单元的结构组成，
在现有蜗杆转动元动作单元实验台上通过实验分

析各个部件在长期运行中的多重故障。其中，高
频率发生的故障更容易引发连锁故障，从而导致

机电产品运行瘫痪，且并发故障相互耦合、互相调

制，容易导致更严重的系统故障和性能下降。为

找出最具代表性的高发并发故障，依托该实验平

台开展实验。实验平台主要由驱动电机、弹性联

轴器、蜗杆、滚动轴承支座、基座及紧固件构成，如
图 2 所示。

为捕获故障及其并发故障的发生，实验开展

了为期一年的连续状态监测与数据采集工作，具

图 1　蜗杆转动元动作单元结构示意图

Fig.1　Structural diagram of worm rotation 
meta-action unit
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体步骤如下：
1）为全面捕获振动信号，在蜗杆轴承支座的

垂直（Y）与水平（Z）方向安装 2 个 CT1005L 型

ICP 加速度传感器。传感器由 CT5204 型恒流适

配器供电，并通过 MCC USB-230 型数据采集卡

以 1 kHz 的采样频率连接至数据采集终端。实验

期间每日累计运行 8 h，驱动电机转速稳定在

1500 r/min，并用 DAQami 软件进行数据的实时

可视化采集与存储，通过不同的活动通道可以观

察到不同传感器采集到的加速度振动信号时

域图。
2）采用阈值预警+人工观测双机制触发故

障事件：当实时振动幅值超过基于历史正常数据

设定的阈值或运行人员观测到异常响声或其他异

常现象时，系统立即标记该时段为异常工况并暂

停运行。
3）对触发暂停的异常时段进行实验台的现场

拆检，精准确认故障部件、类型及程度，记录该次故

障事件及其所有伴随异常。随后，对故障部件进行

更换或修复，使实验台恢复至基准正常状态并重新

校准系统，确保后续数据的一致性。
4）基于全年积累的规范化故障记录，统计各

故障类型的年度发生频次与并发情况，计算其发

生频率（该故障发生频次在年度总故障频次中的

占比）与主要伴随事件的发生频率（主故障发生且

伴随故障发生的次数在主故障发生的总次数中的

占比），最终汇总形成故障频率统计表（表 1），根
据故障发生频率及并发频率，选取高频且高并发

的故障类型作为主要的故障研究类型。
由表 1 可知，联轴器不对中（18 次）与支座松

动（20 次） 合计发生  38 次，占年度故障总频次的

54.3%，远超其他故障类型，说明这两个故障发生

的频率更高。其中，联轴器不对中伴随轴承支座

松动故障的比例为 77.8%，轴承支座松动伴随联

轴器不对中的比例高达 70.0%，这充分表明二者

具有显著的并发性。
因此，基于蜗杆转动元动作单元年度故障发生

频率以及并发频率，确定联轴器不对中故障和支

座松动故障作为主要研究类型。
1.2　基于分段弹簧阻尼的轴承支座松动故障模

型建立

设蜗杆转动元动作单元的松动刚度参数为

k，阻尼参数为 c，松动螺栓的刚度为 k1，未松动螺

栓的刚度为 k2，基础的刚度为 k3，松动螺栓的阻尼

为 c1，未松动螺栓的阻尼为 c2，基础的阻尼为 c3，轴
承支座的径向位移为 y。松动故障的松动程度与

刚度参数 k和阻尼参数 c呈分段线性关联，轴承支

座的等效刚度和等效阻尼随径向位移 y的变化而

分段变化。采用分段弹簧阻尼模型模拟支座松动

故障，将松动部位等效为一个具有可变刚度和阻

尼的元件［15］，建立相应的动力学模型。
当蜗杆径向振动较小时，轴承支座的位移

y≤0 时，螺栓均未松动，轴承支座与基础相互接

触起到支撑作用，松动端的刚度和阻尼为基础的

刚度和阻尼，此时，k=k3，c=c3；由于螺栓松动导

致径向振动幅度较大时，轴承支座产生小幅度位

移 y但位移 y未超出螺栓松动间隙 δ，轴承座将摆

脱松动螺栓的约束暂时与基础分离，此时，未松动

螺栓处于弹性变形状态，k=k2，c=c2；螺栓松动程

度较大，导致转子径向振动变大时，轴承支座的位

移 y超出螺栓松动间隙 δ，松动螺栓和未松动螺栓

对轴承支座共同作用产生拉力，此时，k=k1+k2，
c=c1+c2。因此，松动端的刚度 k和阻尼 c与松动

间隙 δ的关系可表示为

表  1　故障频率统计表

Tab.1　Fault frequency statistics table

故障事件

滚动轴承支座
松动故障

联轴器不对中
故障

蜗杆出现裂纹

滚动轴承滚
道划伤

电机调速失灵

联轴器梅花键
弹性形变

滚动轴承滚动
体破损

轴承装配间隙
过大

平键定位孔
磨损

蜗杆腐蚀

年度发
生频次

20

18

6

6

4

4

4

4

3

1

发生
频率/%

28.60

25.70

8.60

8.60

5.70

5.70

5.70

5.70

4.30

1.40

主要伴随事件
（发生频次）

联轴器不对中
（14 次）

滚动轴承支座
松动（14 次）

联轴器不对中
（2 次）

滚动轴承支座
松动（4 次）

联轴器梅花键弹性
形变（3 次）

电机调速失灵
（3 次）

滚动轴承滚道
划伤（1 次）

滚动轴承滚道
划伤（1 次）

联轴器梅花键弹性
形变（2 次）

并发
频率/%

70.00

77.80

33.30

66.70

75.00

75.00

25.00

25.00

66.70

图 2　蜗杆转动元动作单元试验台

Fig.2　Worm rotation meta-action unit test bench
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k1 + k2 y> δ

k2 0 < y≤ δ

k3 y≤ 0
（1）

c=
ì

í

î

ïïïï

ï
ïï
ï

c1 + c2 y> δ

c2 0 < y≤ δ

c3 y≤ 0
（2）

1.3　基于综合不对中激励的联轴器不对中故障

模型建立

设 F p 为电机输出的力，m c 为联轴器质量，Δe
为联轴器不对中量，ω为蜗杆旋转的角速度，t为
蜗杆运行时间，F py为分解在Y方向上的不对中激

励力，F pz为分解在 Z方向上的不对中力。联轴器

不对中程度与不对中量成正比，联轴器不对中时，
联轴器连接的蜗杆与电机不再共线。

联轴器不对中故障采用综合不对中故障模

型，包括水平不对中和角度不对中，忽略联轴器自

身质量分布不均匀等次要因素影响［16］。综合不对

中故障模型等效于给蜗杆施加不对中激振力。将

左侧不对中激振力分解至Y和 Z方向的F py和F pz：
ü
ý
þïï

F py = F p sin ( 2ωt )= -2m c Δeω2 sin ( 2ωt )
F pz = F p cos ( 2ωt )= -2m c Δeω2 cos( 2ωt )

（3）

2 蜗杆转动元动作单元多故障耦合模型

建立

2.1　多故障耦合模型建模思路分析

以蜗杆转动元动作单元正常状态下的动力学

模型为基准进行对比，可以分析耦合故障的特性。
以正常状态下的蜗杆转动元动作单元动力学模型

为基准，可以通过改变影响蜗杆运行的相关参数

或加入外力模拟故障，建立蜗杆转动元动作单元

多故障耦合的动力学模型，所以，需先建立蜗杆转

动元动作单元正常状态下的动力学模型。
建立蜗杆转动元动作单元正常状态下的动力

学模型以蜗杆为主要研究对象，蜗杆的状态可表征

蜗杆转动元动作单元的状态。而建立正常状态下

的蜗杆转动元动作单元动力学模型需要融滚动轴

承 F py 的动力学模型作为其正常运行的边界条件，
约束蜗杆的位移。先建立滚动轴承的动力学模型，
再建立蜗杆转动元动作单元正常状态下的动力学

模型，蜗杆元动作单元故障原理如图 3所示。
图 3 中，m c 为联轴器的质量，联轴器左、右两

边质量各一半用 m cl、m cr 来表示，m bl1 为左边滚动

轴承的质量，m bl2 为右边滚动轴承的质量，该模型

将元动作单元蜗杆离散化为 14 个 Timoshenko 梁

单元，共 15 个节点（图中标注为 P 1 至 P 15），60 个自

由度，用来描述蜗杆转动元动作单元的动力学行

为。其中，在 P 1 处考虑联轴器不对中故障，施加

不对中激励力；在 P 3 处考虑支座松动故障，采用

支座松动刚度模型并施加轴承赫兹接触力，用分

段非线性刚度阻尼模型修正该支撑点的等效支撑

刚度和阻尼，替代原有支撑刚度和阻尼；在 P 15 处

引入滚动轴承的赫兹接触模型，提供非线性支撑

力，作为蜗杆的边界条件。
2.2　蜗杆转动元动作单元正常状态下的动力学

模型建立

2.2.1　滚动轴承动力学模型

滚动轴承主要由保持架、内圈、外圈以及滚动

体组合而成，具体赫兹接触模型结构如图 4 所示。
设 k cb 为滚动轴承的赫兹接触刚度，r0 为轴承间

隙，H为 Heaviside 函数，用来判断滚珠和内外圈

的接触情况，v in 为滚珠与内圈的切向速度，v cage 为

保持架的切向速度，vout 为滚珠与外圈的切向速

度，φ 0 为开始角位置，φ  i ( i= 1，2，⋯，N r ) 为随动

角 位 移 ，N r 为 滚 珠 数 目 。 滚 珠 位 置 φ  i1 ( i=
1，2，⋯，N r )为开始角位置 φ 0 和随动角位移 φi相

加的和。

图 3　蜗杆转动元动作单元故障原理示意图

Fig.3　Schematic diagram of fault principle in worm 
rotation meta-action unit

图 4　滚动轴承赫兹接触模型简化图

Fig.4　Simplified diagram of rolling bearing Hertz 
contact model
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基于赫兹弹性接触理论开展计算分析，可获

取滚动轴承所受作用力在Y方向与 Z方向上的分

解力的值 F uy和 F uz，分别为

ü

ý

þ

ï

ï

ï
ïï
ï
ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï
ïï
ï
ï

ï

F uy = ∑
i= 1

N r

( y cos φi + z sin φi - r0 )1.5 ⋅

    H ( y cos φi + z sin φi - r0 ) cos φi

F uz = ∑
i= 1

N r

kcb ( y cos φi + z sin φi - r0 )1.5 ⋅

    H ( y cos φi + z sin φi - r0 ) sin φi

（4）

2.2.2　蜗杆转动元动作单元正常状态下的动力

学模型

作为耦合模型的核心载体，蜗杆正常状态下

的动力学模型采用 Timoshenko 梁单元离散化建

模。假设单个梁单元有 P 1、P 2 两个节点，由于节

点的径向变形量远超过其轴向变形量，本文蜗杆

的轴向变形和扭转变形可以被忽略，只考虑 Y、Z

两个方向。因此，每个 Timoshenko 梁单元模型中

有 8 个自由度，即平动自由度 y1、z1、y2、z2 和转动

自由度 ψ 1、ϕ 1、ψ 2、ϕ 2。蜗杆的单元位移向量表

示为

X= ( y1，z1，ψ1，ϕ 1，y2，z2，ψ2，ϕ 2 ) （5）

考虑平动动能和转动动能，通过形函数离散，

积分推导得到蜗杆的单元质量矩阵M beam
e 为

M beam
e = ρAL

840( 1 + ϕ )2

é

ë

ê

ê

ê

ê
êê
ê

ê

ê

ê ù

û

ú

ú

ú
úú
ú

ú

úm 1 m 2 m 3 m 4

m 2 m 5 -m 4 m 6

m 3 -m 4 m 1 -m 2

m 4 m 6 -m 2 m 5

    （6）

ϕ= 24I ( 1 + υ )
κAL2

m 1 = 312 + 588ϕ+ 280ϕ2

m 2 = ( 44 + 77ϕ+ 35ϕ2 ) L
m 3 = 108 + 252ϕ+ 140ϕ2

m 4 = -( 26 + 63ϕ+ 35ϕ2 ) L
m 5 = ( 8 + 14ϕ+ 7ϕ2 ) L2

m 6 = -( 6 + 14ϕ+ 7ϕ2 ) L2

式中：ρ为材料的密度；A为梁的横截面积；L为梁单元段

的长度；ϕ为量纲一参数；κ为剪切系数；υ为泊松比。

基于应变能表达式，通过最小势能原理推导

得到单元刚度矩阵K beam
e 为

        K beam
e =

EI
L3 ( 1 + ϕ )

é
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ê

ê

ê

ê
êêê
ê

ê

ê

ê

ê ù

û

ú

ú

ú

ú
úú
ú

ú

ú

ú12 6L -12 6L
6L L2 ( 4 + ϕ ) -6L L2 ( 2 - ϕ )

-12 -6L 12 -6L
6L L2 ( 2 - ϕ ) -6L L2 ( 4 + ϕ )2

    （7）

式中：E为弹性模量；I为惯性矩。

离心力产生附加惯性载荷，通过虚功等效转

化为附加质量矩阵，考虑离心效应的单元附加质

量矩阵M c
e 为

M c
e = ρI

30( 1 + ϕ )2L

é
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ê

ê

ê

ê
êê
ê

ê

ê

ê ù

û

ú

ú
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úú
ú

ú

úm 7 m 8 -m 7 m 8

m 8 m 9 m 8 -m 10

-m 7 -m 8 m 7 -m 8

-m 8 -m 10 -m 8 m 9

    （8）

m 7 = 36  m 8 = (3 - 15ϕ) L
m 9 = ( 4 + 5ϕ+ 10ϕ2 ) L2

m 10 = (-1 - 5ϕ+ 5ϕ2 ) L2

蜗杆旋转产生哥氏力，通过拉格朗日方程推

导得到单元陀螺矩阵G beam
e 为

G beam
e = ρI

15( 1 + ϕ )2L
é
ë
êêêê ù

û
úúúúG beam1

e G beam2
e

G beam3
e G beam4

e

通过变分法组装上述蜗杆各单元矩阵，可以得

到蜗杆转动元动作单元的总装矩阵。在组装过程

中，将单元的左侧节点自由度与左侧相邻单元的右

节点自由度相连接，再将单元的右侧节点自由度与

右侧相邻单元的左节点自由度相连接，在左右节点

相连的位置，由于矩阵叠加会出现两倍的对应元

素，将M beam
e 、K beam

e 、M c
e 和 G beam

e 采用以上的方式组

装。为了简化公式，将式中的元素用m=(m 1，m 2，

m 3，m 4，m 5，m 6，m 7，m 8，m 9，m 10 ) 和 g = (m 7，m8 ，

m9 ，m 10 ) 替换。
M beam、K beam、M c 和 G beam 会 由 M beam

y 、K beam
y 、

M c
y、G beam

y 、M beam
z 、K beam

z 、M c
z 和 G beam

z 以对角阵形式

进行构建，除重力因素影响外，在Y方向与 Z方向

上呈现出完全对称的力学特性。基于此对称性特

征，选取 Y方向用以表征各总装矩阵的相关特

性。蜗杆Y方向的总装质量矩阵M beam
y 为

M beam
y = ρAL

840( 1 + ϕ )2

é

ë

ê

ê
êêê
ê

ê

ê ù

û

ú

ú
úú
ú

úM beam，1
y 0

⋱
0 M beam，2

y 60 × 60

（9）

蜗杆Y方向的总装刚度矩阵K beam
y 为

K beam
y =

é

ë

ê

ê
êêê
ê

ê

ê ù

û

ú

ú
úú
ú

úK 1 0
⋱

0 Kn 60 × 60

  n> 1 （10）

蜗杆 Y方向考虑离心效应的总装附加质量

矩阵M c
y 的表达式为

M c
y = ρL

30( 1 + ϕ )2L

é

ë

ê

ê
êêê
ê

ê

ê ù

û

ú

ú
úú
ú

úM c，1
y 0

⋱
0 M c，2

y 60 × 60

（11）

根据陀螺效应理论，蜗杆的陀螺力矩方向应

满足右手定则。蜗杆 Y 方向的总装陀螺矩阵

G beam
y 表达式为

G beam
y = ρL

15( 1 + ϕ )2L

é

ë

ê

ê
êêê
ê

ê

ê ù

û

ú

ú
úú
ú

úG beam，1
y 0

⋱
0 G beam，2

y 60 × 60

    （12）

采用哈密顿原理，考虑离心效应的附加质量

矩阵、陀螺矩阵和刚度矩阵影响推导出蜗杆的动

力学模型为
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M beam Ẍ- ωG beam Ẋ+( K beam - ω2M c ) X= F beam    （13）
式中：X为位移；Ẋ为速度；Ẍ为加速度；M beam 为蜗杆的总

装质量矩阵，由蜗杆单元质量矩阵组成；G beam 为蜗杆的总

装陀螺矩阵，由蜗杆单元陀螺矩阵组成，陀螺效应来自于

蜗杆的动能，在陀螺效应的作用下，蜗杆的动能会同时受

到两个平面的影响；K beam 为蜗杆的总装刚度矩阵，由蜗杆

单元刚度矩阵组成；M c 为考虑离心效应的蜗杆附加质量

矩阵，由考虑离心效应的蜗杆单元附加质量矩阵组成；

F beam 为蜗杆的外力矢量矩阵，限于篇幅，其中各个总装矩

阵内的元素略。

基于蜗杆正常状态下的动力学模型，融合滚

动轴承的动力学模型，依据牛顿第二定律推导出

蜗杆转动元动作单元正常运行时的动力学方程：
( M s +M beam +M c ) Ẍ+(-ωG beam ) Ẋ normal +

( K beam - ω2M c + K f ) X normal = F normal （14）
式中：M s 为基础质量；M c 为联轴器附加质量矩阵；K f 为基

础刚度；X normal 为蜗杆各点的位移向量；ω为蜗杆转动元动

作单元正常状态下运行时的角速度。

  F normal 为蜗杆正常状态下运行时的外力向量，
具体受力矩阵推导结果如下所示：

F normal =
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DOF10

DOF57
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（15）

式中：DOF1~60 指代的是不同自由度上所受的力，与左

侧矩阵受力一一对应。

2.3　蜗杆转动元动作单元多故障耦合动力学模

型的建立

建立蜗杆转动元动作单元多故障耦合动力学

模型需要将蜗杆动力学模型、滚动轴承动力学模

型和关键故障的数学模型集成，建立蜗杆转动元

动作单元多故障耦合动力学控制方程。
将离散蜗杆节点、轴承支撑节点、联轴器节点

统一耦合，组装得到多故障耦合动力学方程，定义

Xfault为蜗杆转动元动作单元多故障时各点的广义

位移向量用以表征各个节点的运动状态，向量内

包含蜗杆所有梁单元节点、轴承支撑节点、联轴器

连接节点在Y、Z方向的平动与转动广义位移。
推导出多故障耦合模型中的总装质量矩阵

M fault、总装刚度矩阵 K fault、总装阻尼矩阵 C fault 及故

障外力向量 F fault 分别为

M fault = ( M s +M c ) Ẍ fault =
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C fault = C fault Ẋ fault =
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K fault = K faultX fault =
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F fault =
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式中：ÿ1、z̈1 为各方向上的加速度；多故障耦合时的总装矩

阵的尺寸都为 60 × 60；F fault 的尺寸为 60 × 1，包含不对中

激励力和轴承接触力。

结 合 上 述 已 推 导 的 各 个 矩 阵 式（16）~ 式

（19），依据牛顿第二定律推导得出元动作单元多

故障耦合的动力学方程：
( M s +M beam +M c ) Ẍ fault +(-ωG beam + G fault ) Ẋ fault +

( K beam - ω2M c + K fault ) X fault = F normal +  F fault （20）
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推导出多自由度故障耦合方程后，采用 New⁃
mark-β 法数值求解蜗杆加速度响应，并通过快速

傅里叶变换提取时域信号的基频、倍频及边带特

征幅值［17］。对比分析正常、单一故障（仅不对中、
仅松动）及耦合故障（不对中+松动）下的频谱特

征差异，揭示耦合故障特性。

3 仿真特性分析

3.1　仿真参数设定

为确保仿真精确度，所有参数均依据实验数

据并进行调整。具体参数设定如表 2 所示。表 2
中所有关键参数（k₁，k₂，k₃，c₁，c₂，c₃，δ，Δe）均通过

实验数据驱动的方式确定。首先通过实验模态分

析确定基础刚度 k₃，使仿真临界转速与实验一致。
在此基础上，通过单一故障实验标定 k₁、k₂，确保

能复现松动特有的非线性动力学特征。再采用频

响函数幅值匹配法，在共振频率处调整阻尼参数

c₃。以 c₃为基准，通过反复迭代选取 c₁和 c₂的值，
使仿真计算的稳态响应幅值与实验测量值一致。
不对中量 Δe=0.001 m 和松动间隙 δ=0.005 m 基

于工程故障阈值范围设定，并通过预实验验证所

选故障参数能有效激发典型故障特征。

蜗杆动力学模型中所需的梁单元段参数划分

如表 3 所示。
3.2　典型转速与节点的选定

为有效激发潜在的故障特征响应，需选定能

显著放大蜗杆转动元动作单元响应的仿真转速及

敏感节点。当蜗杆的旋转频率与蜗杆转动元动作

单元的某一阶模态频率相等时会发生共振，此时

的转速即为临界转速，蜗杆转动元动作单元在该

转速下运行出现故障可以使得故障特征更明

显［18］。为确定合适的仿真转速以激发故障特征，
基于建立的动力学模型及物理参数，进行蜗杆转

动元动作单元的模态与临界转速分析。将动力学

方程（式（14））转化为一阶状态空间：
[ λ ( M f +M beam +M c )+ λn (-G beam )+

K beam - n2M c + K f ] X 0 = 0 （21）
式中：X 0 为模态振型向量。

求解其复数特征值 λ，虚部对应涡动频率 ω n ，
计算出不同转速 n（单位 r/min）下的固有频率 ω n

（单位 Hz），绘制坎贝尔图（如图 5 所示），其中 1F、
2F、3F、4F 分别是前四阶同步正进动的固有频

率，1B、2B、3B、4B 分别是前四阶同步反进动的固

有频率，data1、data2、data3 依次分别是前三阶临

界转速。

为确定具体分析转速及最敏感节点，选取蜗

杆转动元动作单元的关键节点驱动端（节点 P1）、
支撑点（节点 P3和 P15），对关键节点的加速度响应

进行求解，得到各节点不同转速下的加速度幅值，
如图 6 所示。可知，节点 P 1 在 1649 r/min 下的加

表  3　梁单元参数

Tab.3 Beam element parameters

编号

长度/mm
直径/mm

编号

长度/mm
直径/mm

1
65
40
8

15
20

2
20
20
9

15
20

3
15
25
10
15
20

4
15
20
11
15
20

5
15
20
12
15
20

6
15
20
13
15
20

7
15
20
14
15
25

图 5　临界转速坎贝尔图

Fig.5　Critical speed Campbell diagram

表  2　仿真参数

Tab.2　Simulation parameters

参数

蜗杆密度 ρ/（kg·m-3）

弹性模量 E/GPa

滚动轴承等效质量mbl1，mbl2/kg

基础支撑等效质量ms/kg
联轴器质量mc/kg

基础支撑等效刚度 k3/（N·m-1）

轴承赫兹接触刚度 kcb/（N·m-1.5）

轴承间隙 r0/m
轴承外径D/mm
轴承内径 d/mm

滚子数目

松动螺栓等效刚度 k1/（N·m-1）

未松动螺栓等效刚度 k2/（N·m-1）

松动螺栓等效阻尼 c1/（N·s·m-1）

未松动螺栓等效阻尼 c2/（N·s·m-1）

基础等效阻尼 c3/（N·s·m-1）

支座松动间隙 δ/m

数值

7850
200

0.045

20
2

1 × 105

2 × 108

0.015
35
15
8

1 × 104

5 × 104

10
100
500

0.005
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速度响应信号比节点 P3和节点 P15更敏感。因此，
后续仿真选取 P 1 处在 1649 r/min 下的加速度响

应重点研究，增加故障特征显现度。
3.3　蜗杆转动元动作单元多故障耦合模型特性

分析

为揭示耦合特性，采用 Newmark-β 法（β=
0.25、γ= 0.5、时间步长为 0.0005 s）依次对蜗杆转

动元动作单元在临界转速 1649 r/min 下，运行 P 1

在正常状态、单一松动故障、单一不对中故障及耦

合故障下的加速度响应进行求解，得到图 7~图

10。以下是蜗杆转动元动作单元 P 1 处在 Y、Z方

向上的加速度时域频域加速度响应仿真结果（采

样频率均设为 1000 Hz，模拟时间设为 1 s）。

由图 7~图 10 可知，蜗杆转动元动作单元正

常状态下，P1加速度时域信号呈周期性波动，频谱

能量高度集中于基频；蜗杆转动元动作发生联轴

器不对中故障时，P1加速度时域信号周期性波动

依然明显，基频幅值依然显著，2 倍频幅值出现突

增；蜗杆转动元动作发生轴承支座松动故障时，P1

的加速度时域信号出现轻微的非周期性扰动，基
频幅值较正常状态略有升高，1 倍频附近边带较

明显；蜗杆转动元动作发生耦合故障时，P1的加速

度时域信号波动剧烈，幅值显著增大，基频幅值低

于单一不对中故障甚至正常状态，2 倍频分量幅

值发生爆炸式增长，远高于单一不对中故障（约

3.3 倍）和单一支座松动故障（超过 100 倍），频谱

图 6　不同转速下关键节点加速度响应幅值

Fig.6　Acceleration response amplitudes of key nodes at different speeds

图 7　正常状态下时域图与频谱图

Fig.7　Time domain and frequency domain diagrams under normal conditions
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图 10　不对中与松动故障耦合下时域图与频谱图

Fig.10　Time domain and frequency domain diagrams under coupled fault （misalignment + looseness）

图 8　不对中故障下时域图与频谱图

Fig.8　Time domain and frequency domain diagrams under misalignment fault

图 9　松动故障下时域图与频谱图

Fig.9　Time domain and frequency domain diagrams under looseness fault
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中出现显著的 4 倍频和 5 倍频等高次谐波分量。
为清晰量化耦合故障的非线性放大效应，表

4 汇总了节点 P1 在 1649 r/min 转速下，4 种工况

Y、Z方向的基频、2 倍频仿真幅值及主要频率成

分。由表 4 分析可知，支座松动与联轴器不对中

故障耦合时，故障间相互作用，导致蜗杆转动元动

作单元加速度响应中 2 倍频能量的非线性集聚与

放大（而非叠加），同时伴随基频抑制和高次谐波

产生。

4 实验验证

在靠近驱动电机端轴承支座（对应仿真模型

节点 1 位置）的外侧，沿 Y方向和 Z方向安装两个

CT1005L 型 ICP 加速度传感器（灵敏度 50 mV/
（m·s-2），频响范围 0.5 Hz~5 kHz）。传感器通过

CT5204 型恒流适配器供电。使用 MCC USB230
型数据采集卡连接传感器与数据采集终端，采样

频率为 1 kHz，分辨力为 0.001 m/s²。通过调速装

置将蜗杆轴转速精确稳定在目标转速 1649 r/
min。待蜗杆运行稳定（约 1 min）后，采集测点处

稳态Y、Z方向加速度时域信号。具体步骤如下：
1）进行蜗杆转动元动作单元正常状态实验，

确保联轴器安装对中良好。
2）进行蜗杆转动元动作单元联轴器不对中

故障下的蜗杆转动元动作单元实验，如图 11 所

示，左侧为整体元动作单元图，分别由驱动电机、
联轴器、蜗杆、轴承支座组成，实验中加入垫片，使
联轴器偏离正常状况的基准，综合不对中量控制

在 0.001 m；右侧为放大的联轴器不对中图，以模

拟真实的联轴器不对中故障工况。
3）进行蜗杆转动元动作单元轴承支座松动故

障实验，如图 12所示，左侧为蜗杆转动元动作单元

主要部分，由联轴器、螺栓、蜗杆、轴承支座组成；

右侧为放大的螺栓松动图。实验中将固定轴承支

座的螺栓松开，控制轴承座与基座之间产生松动

间隙 0.005 m，以此精确模拟轴承支座松动故障。
4）进行蜗杆转动元动作单元耦合故障实验。
5）从采集到的原始加速度时域信号中截取

1 s 稳态段进行预处理，包括去除直流偏移、必要

时进行滤波。对预处理后的稳态时域信号片段应

用快速傅里叶变换，计算其频谱，如图 13~16
所示。

6）从频谱图中提取关键特征频率的幅值，并

表 4　不同故障下节点 P1仿真加速度响应的特征频率

Tab.4　Characteristic frequencies of node P1 simulation 
acceleration response under different faults

故障
类型

仅不
对中

仅松动

不对
中+
松动

正常
状况

Y方向
加速度

基频幅值/
（m·s-2）

0.83

0.64

0.42

0.60

Z方向
加速度 2 倍
频幅值/

（m·s-2）

0.37

0.01

1.21

0

Y方向
加速度

基频幅值/
（m·s-2）

0.80

0.64

0.46

0.61

Z方向
加速度 2 倍
频幅值/

（m·s-2）

0.35

0.01

1.23

0

主要
频率/Hz

27.3，54.7

27.3

27.3，
54.7，

110.3，
137.7

27.3

图 11　联轴器不对中故障实验

Fig.11　Misalignment fault experiment of coupling

图 12　松动故障实验

Fig.12　Looseness fault experiment

图 13　正常状态下实验时域图与频谱图

Fig.13　Experimental time domain and frequency 
domain diagrams under normal conditions
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记录主要频率成分。整理节点 P1 处 Y、Z方向的

基频幅值、2 倍频幅值及主要频率成分数据至表 5
进行对比分析。由表 5 可知，蜗杆转动元动作单

元正常状态下，振动信号以基频为主（基频幅值最

大）；蜗杆转动元动作单元联轴器不对中故障时，

2 倍 频 幅 值 显 著 增 强 ，分 别 占 基 频 的 35% 和

41%，表明不对中故障放大了 2 倍频响应；蜗杆转

动元动作单元轴承支座松动故障时，基频幅值略

微升高；蜗杆转动元动作单元耦合故障时，2 倍频

幅值较正常状态上升 258%，显著高于其基频幅

值，同时伴随 4 倍、5 倍高次谐波，表明加速度振动

信号的能量向高频移动。

7）通过对比蜗杆转动元动作单元在转速

1649 r/min 下固定节点的仿真与实验数据，验证

模型可靠性。基频（27~28 Hz）与 2 倍频（54~55 
Hz）在仿真与实验中均被准确捕捉，主要频率误

差小于 5%。仿真与实验均观测到 2 倍频幅值爆

表  5　不同故障下实验加速度响应的特征频率

Tab.5　Characteristic frequencies of experimental 
acceleration response under different faults

故障
类型

仅不
对中

仅松动

不对
中+
松动

正常
状态

Y方向
加速度

基频幅值/
（m·s-2）

0.80

0.59

0.33

0.53

Z方向
加速度 2 倍
频幅值/

（m·s-2）

0.28

0.01

1.37

0

Y方向
加速度

基频幅值/
（m·s-2）

0.80

0.58

0.34

0.54

Z方向
加速度 2 倍
频幅值/

（m·s-2）

0.33

0.01

1.40

0

主要
频率/Hz

27，55，
110
28

28，54，
110，137

28

图 14　不对中故障下实验时域图与频谱图

Fig.14　Experimental time domain and frequency 
domain diagrams under misalignment fault

图 15　松动故障下实验时域图与频谱图

Fig.15　Experimental time domain and frequency 
domain diagrams under looseness fault

图 16　不对中与松动故障耦合下实验时域图与频谱图

Fig.16　Experimental time domain and frequency 
domain diagrams under coupled fault

（misalignment + looseness）
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炸式增长，轴承支座松动故障导致约束弱化，联轴

器不对中导致 2 倍频增强，而在仿真中，耦合故障

Z向 2 倍频幅值（1.21 m/s²）达单一联轴器不对中

故障 2 倍频幅值（0.37 m/s²）的  3.27 倍，耦合故障

Y向 2 倍频幅值（1.23 m/s²）达单一联轴器不对中

故障 2 倍频幅值（0.35 m/s²）的  3.51 倍；在实验中

耦合故障 Z向 2 倍频幅值（1.40 m/s²）达单一联轴

器不对中故障 2 倍频幅值（0.33 m/s²）的 4 倍以

上，耦合故障 Y向 2 倍频幅值（1.37 m/s²）达单一

联轴器不对中故障 2 倍频幅值（0.28 m/s²）的 4.89
倍，趋势一致。仿真成功复现耦合故障的非线性

叠加效应，耦合故障时的加速度响应高次谐波在

仿真频谱中清晰可见，与实验结果匹配，验证了故

障耦合的非线性能量转移效应。

5 结论

1）蜗杆转动元动作单元在正常状态、单一的

关键故障和耦合故障下的加速度响应中基频、2
倍频及高次谐波等主要特征频率的仿真与实验结

果高度吻合，误差普遍小于 2%，验证了蜗杆转动

元动作单元多故障耦合模型的准确性。
2）实验与仿真结果均验证了蜗杆转动元动

作单元多故障耦合模型的耦合故障特性。轴承支

座松动故障导致约束弱化，联轴器不对中导致 2
倍频增强，耦合故障下的 2 倍频振幅被显著非线

性放大，实验中的 2 倍频振幅是单一不对中故障

的 4 倍以上，仿真中的 2 倍频振幅是单一不对中

故障的 3 倍以上。同时，耦合故障的基频受到抑

制，低于正常状态或单一不对中故障，且产生了显

著的 4 倍频、5 倍频等高次谐波分量。可见，耦合

故障的加速度振动信号的能量整体向高频移动。
3）实验和仿真结果均表明蜗杆转动元动作单

元出现支座松动故障和联轴器不对中故障耦合

时，其故障特征并不是简单的线性叠加，而是具有

其独特的非线性效应，该效应为机械元动作单元

多故障诊断提供了新的特征指标。利用这些非线

性耦合特征，有望克服多故障并发时特征模糊带

来的诊断困难。
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