
２０１４年１０月
Ｏｃｔ．２０１４ 　

第３２卷　第１０期
Ｖｏｌ．３２　 Ｎｏ．１０

梁兴

ｄｏｉ：１０．３９６９／ｊ．ｉｓｓｎ．１６７４－８５３０．１４．００２６
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摘要：针对抽芯式斜流泵异常振动现象，通过现场测试分析其振动诱因，进而基于能量守恒的拉

格朗日方程建立机组转子非线性动力学模型，并通过与实测信号的峰峰值、振动频率等参数进

行比较，验证仿真模型精度，重点研究泵组启动过程中轴心轨迹、振动频率等特征参数的动态响

应，寻找降低水泵振动的技术措施．实测信号分析表明，抽芯式斜流泵异常振动诱因是机组启动
伴生冲击力导致主轴发生偏移，当机组转速达到额定转速后，主轴偏移虽有所减小，却始终存

在，造成机组产生不对中故障；仿真结果不仅证明了试验分析的准确性，同时也揭示了伴生冲击

力与机组振动的内在联系：较强的冲击力会加剧转子不对中现象，形成剧烈机组振动，反之则相

反．改善机组开机方式是降低伴生冲击力、减弱机组振动和提高机组运行可靠性的有力措施．
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　　由于水力机械振动将直接影响机组的可靠运
行，对机组振动的分析一直是水力机械研究的热点

问题之一，主要采用的方法有基于非线性转子动力

学的仿真分析［１－４］和基于振动测试的信号分析［５］．
目前该领域的研究已取得一定成果，比如，在非线

性转子动力学方面，文献［６－１０］分别针对油膜振
荡［６］、转子裂纹［７］、转子不平衡［８－１０］等故障，采用直

接积分法、有限元法等进行仿真，通过比较轴心轨

迹、振动频率、振动分岔图等分析转子振动特性及

其影响因子；而在振动测试与信号分析领域，通过

试验对比［１１］，或基于ＥＭＤ［１２］、小波分析［１３］、信息融

合［１４］等技术进行振动特征提取，以达到有效识别故

障的目的．
但现有研究大多以机组正常运行时的振动为

研究对象，较少涉及机组启动过程，同时也缺乏与

机组结构和自身运行特性关联性，导致机组振动机

理研究不够深入，故障诊断结果相对粗略，振动诱

因分析也不够明确．文中以某抽芯式斜流泵为研究
对象，通过现场测试与信号分析，诊断其故障原因，

进而有针对性地建立水泵转子故障仿真模型，研究

实测故障下的水泵振动机理，为斜流泵机组运行优

化和技术改造提供有力的理论依据．

１　抽芯式斜流泵现场测试

图１为某抽芯式斜流泵机组，该机组设计扬程为

２６ｍ，设计流量为１５ｍ３／ｓ，额定转速为２４５ｒ／ｍｉｎ．

图１　抽芯式斜流泵测点布置图
Ｆｉｇ．１　Ｓｃｈｅｍａｔｉｃｏｆｐｕｍｐｍｏｎｉｔｏｒｉｎｇｐｏｉｎｔｓ

采用电动机直接启动方式启动，水泵在实际运行

中振动较剧烈，影响了机组的安全经济运行．为深入
研究其振动特性，特对该机组进行现场测试．综合考
虑现场实际，测点的布置情况如表１所示．

表１　测点位置及方向
Ｔａｂ．１　Ｐｏｓｉｔｉｏｎａｎｄｄｉｒｅｃｔｉｏｎｏｆｍｏｎｉｔｏｒｉｎｇｐｏｉｎｔｓ

测点 方向 测量量 位置 测点 方向 测量量 位置

Ｓ１ Ｘ（前池来流向） 振动 筒体外缘 Ｓ５ Ｚ（垂直方向） 振动 泵盖

Ｓ２ Ｙ 振动 筒体外缘 Ｓ６ Ｘ（前池来流向） 摆度

Ｓ３ Ｘ（前池来流向） 振动 下机架 Ｓ７ Ｙ 摆度

Ｓ４ Ｙ 振动 下机架 Ｓ８ 压力 泵出口

　　基于 ＨＨＴ法对泵盖处实测信号 Ｓ５进行时频
分析，其结果如图２所示．图中，ｈ（ｆｉ）为边际谱，ｆ
为频率，α为叶片角度．主轴轴心轨迹如图 ３
所示．

图２　不同叶片角度下Ｓ５测点频谱图
Ｆｉｇ．２　ＳｐｅｃｔｒｕｍｏｆＳ５ｆｏｒｄｉｆｆｅｒｅｎｔａｎｇｌｅｏｆｂｌａｄｅ

图３　叶片角度０°时轴心轨迹图
Ｆｉｇ．３　Ｓｈａｆｔｏｒｂｉｔｆｏｒ０ａｎｇｌｅｏｆｂｌａｄｅ

分析图２，３可知，该机组主要振动频率集中在
转频附近，且轴心轨迹呈椭圆形，轴心有明显偏移，

依据旋转机械经典故障集［５，１４］，可判断此机组属于

８４６
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不对中故障．测试信号峰峰值如表２、图４所示．图４
中，Ａ为幅值．

表２　开机过程与正常运行时峰峰值比较
Ｔａｂ．２　Ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎｏｆｐｅａｋ－ｐｅａｋｖａｌｕｅｓｄｕｒｉｎｇｎｏｒｍａｌ

ｏｐｅｒａｔｉｏｎａｎｄｓｔａｒｔｕｐｐｒｏｃｅｓｓ ｍｍ
测点 Ｓ１ Ｓ２ Ｓ３ Ｓ４ Ｓ５ Ｓ６ Ｓ７

开机过程峰

峰值
１３０５ ０１５１ １６０８ ０４２１ ０３９５ ０８７４ ０９２０

正常运行峰

峰值
０３１３ ００５７ ００３４ ００１９ ００６８ ０５１１ ０５２０

图４　开机过程主轴振动图
Ｆｉｇ．４　Ｖｉｂｒａｔｉｏｎｏｆｓｈａｆｔｉｎｓｔａｒｔｕｐｐｒｏｃｅｓｓ

由表２可知，开机过程主轴有明显偏移，且各测
点振动峰峰值远高于正常运行值，其中信号Ｓ３振动
差异最明显，开机过程峰峰值约为正常运行峰峰值

的４７３倍．实测开机启动电流最大值为１７８０Ａ，稳
定后约为２００Ａ，两者相差约８９倍．这充分说明机
组启动时伴生的强大冲击力造成主轴偏移，进而导

致不对中故障，诱发剧烈振动［１５］．
实测机组启动过程振动信号分析表明，机组在

６０ｓ内转速由０迅速增加至２５．６４ｒａｄ／ｓ（额定转
速），此后转速基本不变；主轴则在启动瞬间向 Ｘ方
向突然偏移００８ｍｍ，接着逐步向相反方向偏移，
７９ｓ达到最大偏移值 －０１７ｍｍ，并在１．０ｓ后基
本回到稳定运行偏移值００５ｍｍ，Ｙ方向的变化情
况与此类似．

２　机组不对中故障数学建模

为分析不对中故障下机组转子动力学特性，综

合考虑水泵机组安装情况以及开机过程中水体阻

力等条件，将机组不对中故障分解成机组主轴整体

不对中（ｄ１）、电动机主轴与水泵主轴平行不对中
（ｄ２）、电动机主轴与水泵主轴夹角不对中（α′）等３
种情况，进而根据拉格朗日方程开展水泵机组不对

中仿真建模．为突出研究重点，将水泵机组简化为
水泵转轮及轴、电动机转子及轴和轴承３个部分，且
假定水泵转轴和电动机转轴刚性连接并同转速运

行，水泵机组运行时受阻尼力和弹性碰摩力影响，

且阻尼系数ｃ为常数．简化模型如图５所示．图中，Ｏ
为电动机处于初始状态下的几何中心，Ｏ′为电动机
正常运行时的旋转中心，Ｏ１（ｘ１，ｙ１）和 Ｏ２（ｘ２，ｙ２）分
别代表电动机转子和水泵转子受启动冲击力影响

偏移后的几何中心位置，ｍ１，ｍ２分别为电动机转子
和水泵转子的质量．

图５　水泵简化模型
Ｆｉｇ．５　Ｓｉｍｐｌｉｆｉｅｄｍｏｄｅｌｏｆｐｕｍｐ

８４７
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由图５ｂ可知，电动机转子和水泵转子的几何中
心平面投影存在如下位置关系：

ｘ２＝ｘ１－（ｄ２＋ｌｓｉｎα）ｃｏｓθ，

ｙ２＝ｙ１－（ｄ２＋ｌｓｉｎα）ｓｉｎθ{ ，
（１）

式中：ｌ为水泵转轴长度；θ为水泵转子几何中心绕
过电动机转子几何中心的角度．

水泵机组总动能由平动动能和转动动能组成，

可表示为

Ｔ＝１２ｍ１ｖ
２
１＋
１
２ｍ２ｖ

２
２＋
１
２Ｊ１ω

２＋１２Ｊ２ω
２＝１２ｍ１·

（ｘ２１＋ｙ
２
１）＋

１
２ｍ２｛［ｘ１＋

θ（ｄ２＋ｌｓｉｎα）ｓｉｎθ］
２＋［ｙ１－

θ（ｄ２＋ｌｓｉｎα）ｃｏｓθ］
２｝＋１２Ｊ１ω

２＋１２Ｊ２ω
２， （２）

式中：ｖ１，ｖ２分别为电动机转子和水泵转子速度；Ｊ１，
Ｊ２分别为电动机转子和水泵转子转动惯量；ω为转
速；ｘ为ｘ方向速度．

水泵机组总势能可以表示为

Ｕ＝１２ｋ１［（ｘ１＋ｄ１ｃｏｓβ）
２＋（ｙ１＋ｄ１ｓｉｎβ）

２］＋

１
２ｋ２［（ｘ２＋ｄ１ｃｏｓβ）

２＋（ｙ２＋ｄ１ｓｉｎβ）
２］， （３）

式中：ｋ１，ｋ２分别为电动机转子和水泵转子的支撑刚
度；β为主轴整体不对中偏移后几何中心绕原始几
何中心点的角度．

考虑轴与轴承可能发生的碰摩现象（摩阻系数

ｆ），已知静止状态下轴与轴承间隙为 δ，轴承定向刚
度为ｋｒ，则机组运行过程中，碰摩力计算公式为

Ｆ１ｘ
Ｆ１{ }
ｙ

＝－Ｈ（ｒ－δ）
（ｒ－δ）ｋｒ
ｒ ×

１ －ｆ
ｆ[ ]１

ｘ１＋ｄ１ｃｏｓβ
ｙ１＋ｄ１ｓｉｎ{ }β， （４）

式中：ｒ为电动机转子几何中心的轨迹，ｒ＝

（ｘ１＋ｄ１ｃｏｓβ）
２＋（ｙ１＋ｄ１ｓｉｎβ）槡

２；Ｆ１ｘ，Ｆ１ｙ分别为
Ｘ，Ｙ方向的碰摩力，Ｈ（ｒ－δ）为开关函数，即

Ｈ（ｒ－δ）＝０，

Ｈ（ｒ－δ）＝１{ ，
　
ｒ＜δ，

ｒ≥δ．
（５）

若假定Ｘ，Ｙ方向上阻尼系数均为 ｃ，则阻尼力
Ｆ２可表示为

Ｆ２ｘ
Ｆ２{ }
ｙ

＝
ｃｘ１
ｃｙ{ }
１

． （６）

能量守恒的拉格朗日方程可以表示为

ｄ
ｄｔ
Ｔ
( )ｑ －Ｔｑ＋Ｕｑｉ＝Ｆ１ｉ＋Ｆ２ｉ． （７）

将式（２）－（６）代入式（７），令 ｑ＝｛ｘ１，ｙ１｝可得
到水泵电动机转子动力学微分方程为

ｍ１＋ｍ２ ０

０ ｍ１＋ｍ[ ]
２

ｘ̈１
ｙ̈[ ]
１

＋
ｃ ０
０[ ]ｃ ｘ１

ｙ[ ]
１

＋
ｋ１＋ｋ２ ０

０ ｋ１＋ｋ[ ]
２

ｘ１
ｙ[ ]
１

＝

－ｍ２（ｄ２＋ｌｓｉｎα）θ
２ｃｏｓθ－ｍ２（ｄ２＋ｌｓｉｎα）̈θｓｉｎθ－

ｍ２（ｄ２＋ｌｓｉｎα）̈θｃｏｓθ－ｍ２（ｄ２＋ｌｓｉｎα）θ
２ｓｉｎθ[ －

ｋ１（ｄ２＋ｌｓｉｎα）ｃｏｓθ＋Ｆ１ｘ
ｋ２（ｄ２＋ｌｓｉｎα）ｓｉｎθ＋Ｆ１ ]

ｙ

， （８）

式中：̈ｘ１为ｘ方向的加速度；̈ｙ１为ｙ方向的加速度；θ
为θ方向的速度；̈θ为θ方向的加速度．

３　不同冲击力下斜流泵振动特性分析

３１　数学模型验证
抽芯式斜流泵机组参数如下：ｍ１＝５９×１０

４

ｋｇ，ｍ２＝１０２×１０
５ｋｇ，ｃ＝１２×１０５Ｎ·ｓ／ｍ，ｋ１＝

２５×１０６Ｎ／ｍ，ｋ２＝２５×１０
６Ｎ／ｍ，ｋｒ＝２５×１０

７Ｎ／
ｍ，ｌ＝０５ｍ，δ＝１ｍｍ，μ＝００１，ω＝２５６４ｒａｄ／ｓ，
ｄ１＝００７ｍｍ，而ｄ２和α等参数由于现场条件限制
无法直接测量，采用试算法确定．考虑水体对水泵
影响，利用质量附加法计算额定转速下水泵转子等

效质量．在此基础上，采用四阶 Ｒｏｎｇｅ－Ｋｕｔｔａ法求
解式（８），当 ｄ２＝０１ｍｍ和 α＝００００８ｒａｄ时，仿
真信号与实测信号对比如图６所示．

图６　稳定运行时仿真信号与测试信号
Ｆｉｇ．６　Ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎｂｅｔｗｅｅｎｔｅｓｔｓｉｇｎａｌａｎｄｓｉｍｕｌａｔｅｄ

ｓｉｇｎａｌｄｕｒｉｎｇｎｏｒｍａｌｏｐｅｒａｔｉｏｎ

由图６可知，Ｘ方向仿真信号峰峰值为 ０５４６
ｍｍ，对应实测值为０５６９ｍｍ，而Ｙ方向仿真峰峰值

８４８



第１０期 梁兴　抽芯式斜流泵启动过程中转子动力学特性

为０５６１ｍｍ，对应实测值为０５８８ｍｍ，最大误差为
４６％．另外，仿真信号与实测信号在 Ｘ方向上主要
频率均集中在转频附近，转子运行轨迹也较吻合，

因此，将此参数视为机组实际运行时不对中参量，

并通过启动过程仿真进一步验证．
３２　转子启动过程动态特性分析
３２１　实测工况下转子运行仿真分析

依据立式斜流泵启动特点及启动过程实测数

据分析，为简化启动过程的复杂性，作以下假定：

① 考虑水体对水泵作用力，假定随着水泵转速增
加，水阻力呈线性增大；② 假定在初始６０ｓ内角速
度匀加速变化至２５６４ｒａｄ／ｓ；③ 伴随启动过程产生
的冲击力，主轴发生偏移，且主轴偏移量在７９ｓ内
匀速增大 ０５２ｍｍ，此后在 １．０ｓ内迅速减小至
００５ｍｍ，偏移角β保持不变；④ 不对中参量ｄ和α
在启动过程中保持不变．其他参数取值与稳定运行
时相同，并采用四阶Ｒｏｎｇｅ－Ｋｕｔｔａ法求解式（８），获
得水泵机组启动振动结果如图７所示．

图７　开机过程主轴振动仿真图
Ｆｉｇ．７　Ｓｉｍｕｌａｔｅｄｖｉｂｒａｔｉｏｎｏｆｓｈａｆｔｄｕｒｉｎｇｓｔａｒｔｕｐｐｒｏｃｅｓｓ

表３　不同冲击力下的主轴振动峰峰值比较
Ｔａｂ．３　Ｐｅａｋ－ｐｅａｋｖａｌｕｅｏｆｓｈａｆｔｖｉｂｒａｔｉｏｎ

ｕｎｄｅｒｄｉｆｆｅｒｅｎｔｉｍｐａｃｔｓ

方案

Ｘ方向峰峰值

仿真信号／
ｍｍ

实测信号／
ｍｍ

误差／
％

Ｙ方向峰峰值

仿真信号／
ｍｍ

实测信号／
ｍｍ

误差／
％

１ ０８２２６ ０８６１４ ４５ １０２１９ １０２５７ ０４
２ ０３８０５ ０４３２７
３ １３５４２ １６０６０

　　比较图４，７和表３，机组在 Ｘ方向和 Ｙ方向的
振动变化趋势基本一致，峰峰值最大偏差４５％，转
速逐步增大过程中，仿真信号和实测信号频谱分布

基本一致，均从零逐渐增大至额定转频，仿真模型

可以较准确地仿真斜流泵启动过程主要特性，也证

明了试算数据的可信性．
值得注意的是，在水泵机组趋于正常运行过程

中，仿真信号集中在转频附近，而实测信号主要频

率分布则较分散，究其原因，一方面噪声干扰可能

影响到了实测信号的分布，另一方面与斜流泵机组

实际运行状态（即最小角度启动至额定转速后再调

整角度）也有一定关系．
３２２　较弱冲击力下转子运行仿真分析

为进一步分析启动瞬时冲击力对机组的影响，

假定启动时产生一较小冲击力，它的主轴偏移量在

７９ｓ内匀速增加０２６ｍｍ，其他参量均保持不变，
则仿真计算结果如图８所示．

图８表明，在较小冲击力下，水泵启动过程振动
比较平缓，其中 Ｙ方向最大峰峰值仅为 ０４３２７
ｍｍ，Ｘ方向最大峰峰值仅为０３８０５ｍｍ，且机组达
到正常运行状态后，其振动峰值同样极大地降低，Ｘ
方向最大峰峰值仅为０２２０３ｍｍ，Ｙ方向最大峰峰
值仅为０２４６１ｍｍ．相对于试验结果，在较小冲击
力下，水泵运行状态得到较好的改善．通过对比振
动频率可知，仿真信号主要频率集中在转频附近，

但是其振动能量较弱，显然这是由水泵匀速转动所

引起的．

８４９
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图８　较小冲击力下主轴振动仿真图
Ｆｉｇ．８　Ｓｉｍｕｌａｔｅｄｓｈａｆｔｖｉｂｒａｔｉｏｎｕｎｄｅｒｗｅａｋｉｍｐａｃｔ

３２３　较强冲击力下转子运行仿真分析
假定启动时产生一较大冲击力，它导致主轴偏

移量在７９ｓ内匀速增加０７８ｍｍ，其他参量均保持
不变，则仿真计算结果如图９所示．

图９表明，在较大冲击力下，水泵启动过程振动
更加剧烈，其中 Ｙ方向最大峰峰值达到 １６０６０
ｍｍ，Ｘ方向最大峰峰值也达到了１３５４２ｍｍ，且机
组达到正常运行状态后，其振动峰峰值同样增大，

其中Ｘ方向最大峰峰值达到０６２８２ｍｍ，Ｙ方向最
大峰峰值达到０７１９１ｍｍ．相对于试验结果，在较
大冲击力下，水泵振动更加剧烈，水泵运行状态更

加恶劣．对比振动频率可知，仿真信号主要频率集
中在转频附近，但是其振动能量较强，显然此时振

动能量主要是由转子不对中故障引起的．
上述研究表明，抽芯式斜流泵的异常振动主要

是由于启动伴生冲击力所造成的，较强的启动伴生

冲击力将造成较明显的主轴偏移，导致机组剧烈振

动．另外，不同冲击力下机组启动８９ｓ后运行参数
相同，但轴心轨迹及振动幅值仍有明显不同，这充

分说明启动冲击力对正常运行时机组振动情况仍

具有较明显的影响．

图９　较大冲击力下主轴振动仿真图
Ｆｉｇ．９　Ｓｉｍｕｌａｔｅｄｓｈａｆｔｖｉｂｒａｔｉｏｎｕｎｄｅｒｐｏｗｅｒｆｕｌｉｍｐａｃｔ

而实际上，机组振动与其自身结构和运行特点

密切相关．首先，该抽芯式斜流泵采用电动机直接
启动方式启动，这是导致机组启动伴生冲击力较大

的主要原因；另外抽芯式斜流泵安装检修时不用对

中，而依靠推力轴承等进行自对中调节，其能否确

保主轴对中尚值得商榷，同时水泵进水口采用喇叭

口吸水，泵体与水工建筑物之间难以形成固定的支

撑结构，这均导致机组抗冲击能力较弱，使得机组

易发生不对中故障．由于机组自身结构较难改变，
采用技术已成熟的变频软启动等方式，降低启动冲

击力，是一种有效的减振措施．

４　结　论

１）机组振动测试分析表明，启动时伴生冲击力
所造成的主轴偏移，是诱发机组异常振动的主因．
２）基于能量守恒的拉格朗日方程建立的水泵

机组故障仿真模型，能够较准确地仿真机组启动及

正常运行时的转子运动特性，为振动机理分析奠定

了基础，尤其适用于受现场条件及机组运行条件限

制，无法全面检测机组运行状态等情况．
３）启动过程伴生冲击力强弱与机组振动剧烈

８５０
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程度密切相关，强大冲击力更容易诱发机组振动，

反之则相反．改善机组启动方式，采用诸如软启动
等技术措施，降低启动冲击力，可以达到减弱机组

振动的目的．

参考文献（Ｒｅｆｅｒｅｎｃｅｓ）

［１］　黄志伟，周建中，寇攀高，等．水轮发电机组轴系非线
性电磁振动特性分析［Ｊ］．华中科技大学学报：自然
科学版，２０１０，３８（７）：２０－２４．
ＨｕａｎｇＺｈｉｗｅｉ，ＺｈｏｕＪｉａｎｚｈｏｎｇ，ＫｏｕＰａｎｇａｏ，ｅｔａｌ．Ｎｏｎ
ｌｉｎｅａｒｅｌｅｃｔｒｏｍａｇｎｅｔｉｃｖｉｂｒａｔｉｏｎｏｆｒｏｔｏｒｂｅａｒｉｎｇｓｙｓｔｅｍ
ｏｆｈｙｄｒｏｐｏｗｅｒｕｎｉｔ［Ｊ］．ＪｏｕｒｎａｌｏｆＨｕａｚｈｏｎｇＵｎｉｖｅｒｓｉｔｙ
ｏｆＳｃｉｅｎｃｅａｎｄＴｅｃｈｎｏｌｏｇｙ：ＮａｔｕｒａｌＳｃｉｅｎｃｅＥｄｉｔｉｏｎ，
２０１０，３８（７）：２０－２４．（ｉｎＣｈｉｎｅｓｅ）

［２］　ＬｉＷｅｉ，ＹａｎｇＹｉ，ＳｈｅｎｇＤｅｒｅｎ，ｅｔａｌ．Ａｎｏｖｅｌｎｏｎｌｉｎｅａｒ
ｍｏｄｅｌｏｆｒｏｔｏｒ／ｂｅａｒｉｎｇ／ｓｅａｌｓｙｓｔｅｍａｎｄｎｕｍｅｒｉｃａｌａｎａｌｙ
ｓｉｓ［Ｊ］．ＭｅｃｈａｎｉｓｍａｎｄＭａｃｈｉｎｅＴｈｅｏｒｙ，２０１１，４６（５）：
６１８－６３１．

［３］　ＴｉｗａｒｉＲ，ＣｈａｋｒａｖａｒｔｈｙＶ．Ｓｉｍｕｌｔａｎｅｏｕｓｅｓｔｉｍａｔｉｏｎｏｆ
ｔｈｅｒｅｓｉｄｕａｌｕｎｂａｌａｎｃｅａｎｄｂｅａｒｉｎｇｄｙｎａｍｉｃｐａｒａｍｅｔｅｒｓ
ｆｒｏｍｔｈｅｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔａｌｄａｔａｉｎａｒｏｔｏｒｂｅａｒｉｎｇｓｙｓｔｅｍ
［Ｊ］．ＭｅｃｈａｎｉｓｍａｎｄＭａｃｈｉｎｅＴｈｅｏｒｙ，２００９，４４（４）：７９２
－８１２．

［４］　ＢａｉＢｉｎｇ，ＺｈａｎｇＬｉｘｉａｎｇ，ＧｕｏＴａｏ，ｅｔａｌ．Ａｎａｌｙｓｉｓｏｆｄｙ
ｎａｍｉｃｃｈａｒａｃｔｅｒｉｓｔｉｃｓｏｆｔｈｅｍａｉｎｓｈａｆｔｓｙｓｔｅｍ ｉｎａ
ｈｙｄｒｏｔｕｒｂｉｎｅｂａｓｅｄｏｎＡＮＳＹＳ［Ｊ］．ＰｒｏｃｅｄｉａＥｎｇｉｎｅｅ
ｒｉｎｇ，２０１２，３１：６５４－６５８．

［５］　赵鹏．离心泵振动故障诊断方法研究及系统实现
［Ｄ］．北京：华北电力大学能源动力与机械工程学
院，２０１１．

［６］　ＣｈａｎｇＪｉａｎ，ＣａｉＷａｎ，ＣｈｅｎＣｈａｏｋｕａｎｇ．Ｃｈａｏｓｏｆｒｕｂｉｍ
ｐａｃｔｒｏｔｏｒｓｕｐｐｏｒｔｅｄｂｙｂｅａｒｉｎｇｓｗｉｔｈｎｏｎｌｉｎｅａｒｓｕｓｐｅｎ
ｓｉｏｎ［Ｊ］．ＴｒｉｂｏｌｏｇｙＩｎｔｅｒｎａｔｉｏｎａｌ，２００９，４２（３）：４２６
－４３９．

［７］　ＭｏｈａｍｍａｄＡ，ＳｈｕｄｅｉｆａｔＡ，ＥｒｉｃＡ，ｅｔａｌ．Ｇｅｎｅｒａｌｈａｒ
ｍｏｎｉｃｂａｌａｎｃｅｓｏｌｕｔｉｏｎｏｆａｃｒａｃｋｅｄｒｏｔｏｒｂｅａｒｉｎｇｄｉｓｋ
ｓｙｓｔｅｍｆｏｒｈａｒｍｏｎｉｃａｎｄｓｕｂｈａｒｍｏｎｉｃａｎａｌｙｓｉｓ：Ａｎａｌｙ
ｔｉｃａｌａｎｄｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔａｌａｐｐｒｏａｃｈ［Ｊ］．ＩｎｔｅｒｎａｔｉｏｎａｌＪｏｕｒ
ｎａｌｏｆＥｎｇｉｎｅｅｒｉｎｇＳｃｉｅｎｃｅ，２０１０，４８（１０）：９２１－９３５．

［８］　ＣｈｅｎＹＳ，ＣｈｅｎｇＹＤ，ＹａｎｇＴ，ｅｔａｌ．Ａｃｃｕｒａｔｅｉｄｅｎｔｉｆｉｃａ

ｔｉｏｎｏｆｔｈｅｆｒｅｑｕｅｎｃｙｒｅｓｐｏｎｓｅｆｕｎｃｔｉｏｎｓｆｏｒｔｈｅｒｏｔｏｒ
ｂｅａｒｉｎｇｆｏｕｎｄａｔｉｏｎｓｙｓｔｅｍ ｕｓｉｎｇｔｈｅｍｏｄｉｆｉｅｄｐｓｅｕｄｏ
ｍｏｄｅｓｈａｐｅｍｅｔｈｏｄ［Ｊ］．ＪｏｕｒｎａｌｏｆＳｏｕｎｄａｎｄＶｉｂｒａｔｉｏｎ，
２０１０，３２９（６）：６４４－６５８．

［９］　ＬｅｅＡＳ，ＨａＪＷ．Ｐｒｅｄｉｃｔｉｏｎｏｆｍａｘｉｍｕｍｕｎｂａｌａｎｃｅｒｅ
ｓｐｏｎｓｅｓｏｆａｇｅａｒｃｏｕｐｌｅｄｔｗｏｓｈａｆｔｒｏｔｏｒｂｅａｒｉｎｇｓｙｓｔｅｍ
［Ｊ］．ＪｏｕｒｎａｌｏｆＳｏｕｎｄａｎｄＶｉｂｒａｔｉｏｎ，２００５，２８３（３／４／
５）：５０７－５２３．

［１０］　ＩｎａｙａｔＨ，ＪａｗａｉｄＩ．Ｎｏｎｌｉｎｅａｒｄｙｎａｍｉｃｓｏｆａｍａｇｎｅｔｉｃａｌ
ｌｙｓｕｐｐｏｒｔｅｄｒｉｇｉｄｒｏｔｏｒｉｎａｕｘｉｌｉａｒｙｂｅａｒｉｎｇｓ［Ｊ］．Ｍｅｃｈａ
ｎｉｓｍ ａｎｄＭａｃｈｉｎｅＴｈｅｏｒｙ，２０１０，４５（１０）：１６５１
－１６６７．

［１１］　ＡｌｂｒａｉｋＡ，ＡｌｔｈｏｂｉａｎｉＦ，ＧｕＦ，ｅｔａｌ．Ｄｉａｇｎｏｓｉｓｏｆｃｅｎ
ｔｒｉｆｕｇａｌｐｕｍｐｆａｕｌｔｓｕｓｉｎｇｖｉｂｒａｔｉｏｎｍｅｔｈｏｄｓ［Ｃ］／／Ｐｒｏ
ｃｅｅｄｉｎｇｓｏｆｔｈｅ２５ｔｈＩｎｔｅｒｎａｔｉｏｎａｌＣｏｎｇｒｅｓｓｏｎＣｏｎｄｉｔｉｏｎ
ＭｏｎｉｔｏｒｉｎｇａｎｄＤｉａｇｎｏｓｔｉｃＥｎｇｉｎｅｅｒｉｎｇ，２０１２．

［１２］　周云龙，刘永奇，薛广鑫，等．基于ＥＭＤ和边际谱频
带能量的离心泵汽蚀故障诊断［Ｊ］．化工学报，２０１２，
６３（２）：５４５－５５０．
ＺｈｏｕＹｕｎｌｏｎｇ，ＬｉｕＹｏｎｇｑｉ，ＸｕｅＧｕａｎｇｘｉｎ，ｅｔａｌ．Ｆａｕｌｔ
ｄｉａｇｎｏｓｉｓｏｆｃａｖｉｔａｔｉｏｎｆｏｒｃｅｎｔｒｉｆｕｇａｌｐｕｍｐｂａｓｅｄｏｎ
ＥＭＤａｎｄＨＨＴｍａｒｇｉｎａｌｓｐｅｃｔｒｕｍｅｎｅｒｇｙ［Ｊ］．ＣＩＥＳＣ
Ｊｏｕｒｎａｌ，２０１２，６３（２）：５４５－５５０．（ｉｎＣｈｉｎｅｓｅ）

［１３］　ＨｅｎｒíｑｕｅｚＰ，ＡｌｏｎｓｏＪＢ，ＦｅｒｒｅｒＭＡ，ｅｔａｌ．Ｆａｕｌｔｄｉａｇ
ｎｏｓｉｓｕｓｉｎｇａｕｄｉｏａｎｄｖｉｂｒａｔｉｏｎｓｉｇｎａｌｓｉｎａｃｉｒｃｕｌａｔｉｎｇ
ｐｕｍｐ［Ｃ］／／Ｐｒｏｃｅｅｄｉｎｇｓｏｆ２５ｔｈＩｎｔｅｒｎａｔｉｏｎａｌＣｏｎｇｒｅｓｓ
ｏｎＣｏｎｄｉｔｉｏｎＭｏｎｉｔｏｒｉｎｇａｎｄＤｉａｇｎｏｓｔｉｃＥｎｇｉｎｅｅｒｉｎｇ，
２０１２．　　

［１４］　杨志荣．基于多源信息融合的水电机组故障诊断与
轴心轨迹识别技术研究［Ｄ］．武汉：华中科技大学水
电与数字化工程学院，２０１１．

［１５］　梁兴，刘梅清，刘志勇，等．立式混流泵异常振动测试分
析［Ｊ］．排灌机械工程学报，２０１３，３１（５）：３７３－３７８．
ＬｉａｎｇＸｉｎｇ，ＬｉｕＭｅｉｑｉｎｇ，ＬｉｕＺｈｉｙｏｎｇ，ｅｔａｌ．Ｔｅｓｔａｎｄ
ａｎａｌｙｓｉｓｏｆａｂｎｏｒｍａｌｖｉｂｒａｔｉｏｎｏｆｖｅｒｔｉｃａｌｍｉｘｅｄｆｌｏｗ
ｐｕｍｐ［Ｊ］．ＪｏｕｒｎａｌｏｆＤｒａｉｎａｇｅａｎｄＩｒｒｉｇａｔｉｏｎＭａｃｈｉｎｅｒｙ
Ｅｎｇｉｎｅｅｒｉｎｇ，２０１３，３１（５）：３７３－３７８．（ｉｎＣｈｉｎｅｓｅ）

（责任编辑　盛杰）

８５１


