
第 34 卷第 1 期

2021 年 2 月

振 动 工 程 学 报
Journal of Vibration Engineering

Vol. 34 No. 1
Feb. 2021

混合轴承多跨转子多频轴承传递力自适应控制

徐 晖，祝长生

（浙江大学电气工程学院，浙江 杭州 310027）

摘要: 介绍了一种基于电磁执行器动力特性可控的混合轴承结构；用有限元法建立了多跨转子系统的动力学模型，

分析了转子通过轴承给基础的传递力及传递力控制的原理；基于自适应最小均方算法，提出了一种基于误差信号子

带滤波，由多个单频力控制器并联而成的变步长自适应轴承传递力控制器；以双轴多跨转子系统为例对轴承传递力

主动控制器的有效性进行了理论仿真。结果表明，提出的多跨转子系统多频轴承传递力主动控制方法可以有效地

抑制转子系统对基础的传递力。
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引 言

旋转机械的转子系统在电磁、流体、机械等激励

力的作用下不仅会产生多频振动，而且还会通过轴

承或定转子之间的介质给基础传递一个多频的激励

力，导致旋转机械的基础或周围结构发生振动［1⁃3］。

如：舰艇推进轴系的传递力会导致舰体结构发生振

动，影响舰艇的隐身性能［2⁃3］；航天力矩陀螺仪转子

的传递力引起的空间结构的振动不仅影响陀螺仪的

精度，还会影响整个空间结构的工作环境。在许多

旋转机械中，对转子外传力的要求远大于对转子振

动的要求，因此必须对旋转机械转子系统外传力进

行有效的控制，以减小转子系统对外部结构及系统

的影响。

为了减小旋转机械转子系统的传递力，可以采

用被动控制和主动控制两种方法。

被动控制是目前减小转子系统传递力最常用的

方法之一，通过控制激励源的强度来减小转子系统

激励力的量级或通过改变力传递路径的动力特性来

实现传递力的衰减。前者如对转子进行动平衡，对

叶轮结构和形式进行优化等；后者如对轴承座结构

的动力学特性进行优化，采用诸如减振、阻振、隔振

等手段。振动被动控制由于不需要外界能量，装置

结构简单，易于实现，经济性和可靠性好，在许多场

合下对中高频的传递力均有较好的控制效果，得到

了广泛应用。但是随着先进旋转机械对传递力要求

的进一步提高，这种被动控制方法存在的对低频传

递力难以有效控制的不足也逐渐凸显。另外，被动

控制装置的动力学特性往往不能改变，只适合恒定

工况，无法满足旋转机械在变转速、变工况条件下对

减振装置动力特性的要求。

传递力主动控制是近二、三十年发展起来的一

种能够对旋转机械转子系统传递力进行有效控制的

新技术。传递力主动控制可以自动跟踪外激励频率

及工况的变化，不仅可以有效地控制中高频振动，也

可以有效地控制低频振动，具有控制效果好、适应性

强等优势，并在一些旋转机械上得到了应用，取得了

良好的效果。因此振动主动控制技术被认为是目前

控制旋转机械转子系统外传力的一种高效方法。

Lewis等［4⁃6］将一个电磁推力轴承与原机械推力

轴承并联，通过对电磁推力轴承进行实时调节，实现

对推力轴承座与基础之间动态传递力的主动控制，

在一个实验模型上能够使推进轴系传递力脉动减小

30%。刘耀宗等［7］以船舶推进轴系传递到船体的纵

向振动功率流为目标研究了用动力吸振器来实现轴

系纵向减振的设计方法。李良伟等［8］以推进轴系推

力轴承处力传递率和能量传递率为控制目标，通过

基因算法及多目标算法相结合求解出最优动力吸振

器参数，比较了不同目标函数及动力吸振器的安装

位置对轴系纵向振动控制效果的影响。Zhang等［9］

将动力吸振器串行安装在船舶推进轴系推力轴承与

基座之间，以有效减小螺旋桨传递至艇体的激励力，

进而降低了船体的振动噪声。曹贻鹏等［10］研究了减

收稿日期: 2019-03-03；修订日期: 2020-03-11
基金项目: 国家自然科学基金资助项目（11632015）；国家基础预研项目（302030116-0659-001）



第 1 期 徐 晖，等：混合轴承多跨转子多频轴承传递力自适应控制

振器的安装位置对降低轴系纵振传递到壳体结构上

的力的影响。胡芳［11］研究了安装在轴系上的电磁惯

性执行器对减小轴系的纵向振动以及由此引起的横

向振动的影响。Becker等［12］研究了用与一般轴承串

联安装的压电执行器对转子系统的振动及外传力进

行主动控制的问题，也取得了显著的控制效果。

转子系统的外传力中除了有与转子的旋转运动

同步的轴频分量成分外，还有由电磁、流体、机械结

构等因素导致的多频成分。为了对多频传递力进行

控制，目前可以采用的方法主要有两种：一种是采用

由多个单频力控制器并行，在多个频率点执行相同

的单频力控制方法；另一种是通过估计多频扰动力

信号，采用自适应控制方法使设定的目标函数收敛。

前者如 Zenger等［13］设计的一种由多个滤波器并联

而成，通过定步长 FxLMS（Filtered ⁃x Least Mean
Square）来提取多频干扰信号的前馈控制器。Peng
等［14］通过在磁悬浮飞轮中采用多个数字化滤波器并

联而成的多频共振器，实现了对不平衡以及传感器

误差产生的多频扰动力的抑制。后者如 Setiawan
等［15］利用 Lyapunov函数提出了一种可以同时抑制

多频扰动力的控制方法。Cui等［16］基于周期性时延

内模原理提出了一种改进的重复控制方法，以消除

基频及其倍频扰动信号，并通过重构谱和最小增益

定理对系统的稳定性进行判定。

在转子系统振动主动控制方面，现在大部分研

究都集中在转子系统振动位移的主动控制上，而对

转子系统传递力主动控制开展的研究比较少。本文

针对多跨转子系统多频轴承传递力的主动控制问

题，首先介绍了一种基于电磁执行器的轴承特性可

控的混合轴承结构；其次用有限元法建立了多跨转

子系统的动力学模型，分析了转子通过轴承给基础

的传递力及转子系统轴承传递力主动控制的原理；

然后利用自适应 FxLMS算法，提出了一种基于误

差信号子带滤波，由多个单频力控制器并联而成的

变步长自适应轴承传递力控制器；最后，以双轴多跨

转子系统为例对轴承传递力主动控制器的有效性进

行了理论仿真，分析了在不同轴承处施加控制力对

整个转子系统传递力的影响。此外还分析了在传递

力的控制过程中，轴承位置转子径向振动位移的变

化情况。

1 基于电磁执行器动力特性可控的

混合轴承结构

为了实现对传统径向轴承动力特性的控制，如

图 1所示将动力特性可控的电磁执行器并联置于传

统径向轴承的侧面，构成一个动力特性可控的混合

轴承结构，混合轴承安装在对应的轴承座上。图 2
为一个径向八极 C型结构电磁执行器的示意图。为

了降低涡流损耗，铁芯采用导磁性能良好的硅钢片

叠压而成。同一坐标轴方向相邻的两个磁极构成一

个磁极对，并将两个磁极绕组进行串联，从而形成从

一个定子磁极到气隙、转子、气隙及另一个磁极的

磁路。

为了对电磁执行器两个方向上的电磁力进行控

制，一般每个方向磁极对中两个磁极的几何及线圈

参数都设计成相同的，并将每个方向两个对置的磁

极对采用差动控制方式。那么在 p节点，当转子向

上偏移 xp 时，转子与上端磁极的间隙变为 cp0 -
x p cosθp，下端的气隙变为 cp0 + x p cosθp。当控制电

流为 ip，x，线圈的基电流为 ip0，x时，上端电磁执行器线

圈 的 电 流 为 Ip0，x+ ip，x，下 端 线 圈 的 电 流 为

Ip0，x- ip，x。由于控制电流 ip，x ≪ Ip0，x，根据 Maxwell
电磁力公式可以得到差动控制下电磁执行器在 x方
向电磁力的线性化模型为［17］

fp，mag，x= kp，i，x ip.x+ kp，s，x x p （1）
式中 kp，i，x= 4μ0n2p Ap cosθp Ip0，x/c2p0为 p节点电磁执

图 1 基于电磁执行器的径向混合轴承结构

Fig. 1 Hybrid bearing structure of radial bearing with electro⁃
magnetic actuator

图 2 径向八级 C型电磁执行器

Fig. 2 Radial eight-stage C-type electromagnetic actuator
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行 器 在 x 方 向 上 的 力⁃电 流 刚 度 系 数 ，kp，s，x=
4μ0n2p Ap cos2θp I 2p0，x/c3p0为 p节点电磁执行器在 x方向

的力 ⁃位移刚度系数。其中，np为 p节点电磁执行器

单个磁极线圈的匝数，Ap为 p节点单个磁极的横截

面积，μ0为真空的磁导率，cp0为 p节点电磁执行器的

气隙厚度，θp 为 p节点电磁执行器中轴线与磁极中

心线的夹角。

同样，可以得到 p节点电磁执行器在 y方向上电

磁力的线性化模型为

fp，mag，y= kp，i，y ip，y+ kp，s，y yp （2）
式中 kp，i，y= 4μ0np 2Apsinθp Ip0，y/c2p0为 p节点电磁执

行 器 在 y 方 向 上 的 力⁃电 流 刚 度 系 数 ，kp，s，y=
4μ0n2p Ap sin2θp I 2p0，y/c3p0为 p节点电磁执行器在 y方向

的力⁃位移刚度系数。

在径向八极 C型结构电磁执行器的结构及磁极

参 数 相 同 的 条 件 下 ，kp，i，x= kp，i，y= kp，i，kp，s，x=
kp，s，y= kp，s。

2 多跨转子系统动力学及传递力模型

图 3为一个双轴多跨转子传递力主动控制系统

的简化模型，包括悬臂圆盘 1、带悬臂盘的A轴 2、联
轴器 4、电机端的 B轴 9、电机 6、力传感器 7、机械轴

承 3、电磁执行器 5等单元。

为了建立多跨转子系统的动力学模型，特作如

下假设：（1）轴承的特性用不考虑耦合影响的二系

数刚度及阻尼模型来表示；（2）仅考虑转子的弯曲

振动，忽略轴向振动及扭转振动对弯曲振动的影响；

（3）轴承座按刚体处理，不考虑轴承座动力特性的

影响；（4）转子的工作转速为常数。

采用有限元法对转子系统进行建模，可以得到

转子系统的径向运动方程为

Mq̈̄+(C+ G ) q̇̄+ Kq̄= F （3）
式中 q̄为转子各节点的广义位移向量；M，C，G及

K分别为转子系统的质量、阻尼、陀螺和刚度矩阵，

F为转子系统的径向激励力向量。

不失一般性，假设在转子的每一个节点位置都

存在激励力和轴承座。那么多跨转子系统在 p节点

径向激励力 fp的分量可以表示为下列形式
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式中 Np为 p节点激励力谐波 n的总个数，dp，n 和
φp，no分别为 p节点第 n阶激励力谐波的幅值和初相

位，ω 0为激励力基波的频率。

在未施加主动控制时，第 p个轴承座通过机械

轴承传递到基础上的传递力 FT，p，m的分量为
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kp xp+ cp ẋp
kp yp+ cp ẏp

（5）

式中 xp，ẋp，kp 及 cp 分别为第 p个轴承座处转子的

振动位移、振动速度、轴承的刚度及阻尼系数。

当机械轴承 p处并联安装电磁执行器后，混合

轴承座传递到基础上的传递力 FCT，p 为机械轴承传

递力 FT，p，m 与电磁执行器传递力 FT，p，mag 之和，其分

量形式为
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电磁执行器传递力 FT，p，mag的分量形式为
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kp，i ip，x+ kp，s xp
kp，i ip，y + kp，s yp

（7）

可见，由于电磁执行器产生的传递力大小和方

向都可以通过线圈中的电流进行改变，所以通过改

变混合轴承中电磁执行器控制力的大小和方向就可

以对转子通过混合轴承座传递到基础上的总传递力

进行控制，使轴承座的传递力达到最小。

3 多频轴承传递力主动控制算法

多跨转子系统多频轴承传递力主动控制算法如

图 4所示。其中，F为转子系统受到的激励力，S为

控制信号 y与电磁执行器输出控制力 FC 之间的传

递函数。主动控制时，一方面，这个控制力 FC作用

在转子上，改变转子的振动特性；另一方面，这个控

制力的反作用力 F ′C同时作用在轴承座上，与机械轴

承传递到基础上的传递力 FT，m共同组成了混合轴承

传递到基础上的传递力 FCT。

为了实现对多频轴承传递力的控制，这里采用

了在不同频率点执行相同的单频力控制的方法。多

频轴承传递力控制器的原理如图 5所示，主要由信

号发生模块、滤波模块、主控制器组成。

图 3 双轴转子简化模型

Fig. 3 Simplified model of rotor system with two shafts

168



第 1 期 徐 晖，等：混合轴承多跨转子多频轴承传递力自适应控制

首先信号发生模块根据转速传感器信号 ω 0构
建出传递力控制器在m个需要控制的频率处的输入

信号 r11，r12，⋯，rm1，rm2；其次滤波模块利用基于自适

应 LMS的子带滤波器，把力传感器测量信号 Fmeas分

解成不同频带的信号 Fmeas，k（k=1，…，m）；然后主控

制器中的各个单频力控制器根据对应的误差信号利

用变步长 FxLMS算法生成各个频率所对应的控制

信号 yk；最后这些单频力控制信号共同组成了控制

器总的输出信号 y。

3. 1 变步长最小均方算法

图 6为最常见的忽略次级通道影响的基于 Fx⁃
LMS的自适应控制器原理图，其中 Z-1为时间延时

单元，w0，w1，…，wL-1为权系数。

输入信号 r0经过 L-1个延时单元，构成了控制

器的参考信号 R=［r0，r1，…，rL-1］T，每个延时（包括

零延时）位置都有一个权系数，这些权系数构成了参

考信号 R对应的权矢量W=［w0，w1，…，wL-1］
T。

控制器的输出信号 y由参考信号 R与其对应的

权矢量W相乘而得，即

y= RTW （8）
反馈的误差信号 e等于期望输出 d与控制器输

出信号 y的差值，即

e= d- y （9）
整个自适应控制过程就是通过调节权矢量W，

进而改变控制器的输出信号 y，使得误差信号 e的绝

对值最小。由于绝对值函数很难直接进行参数迭代

和目标函数自寻优，这里采用瞬时均方误差 ξ为目

标函数，将其转化为二次型的凸优化问题。即取

ξ= e2 （10）
结合式（8）⁃（10）可知，以 wj为例（j=1，2，3，…）

目标函数 ξ对权矢量wj的梯度为

∇ξj=
∂e2
∂wj

= 2e ∂e∂wj
=-2eRj （11）

为了使目标函数最小化，利用梯度下降法可得

权矢量的更新公式为

W l +1 =W l- u
2 ∇ξ

l =W l+ uelR l （12）

式中 l为迭代次数。

在传统的定步长 FxLMS算法中，在保证算法

收敛的情况下，步长 u越大，收敛速度就越快，但这

会造成稳态误差增大；反之，步长 u越小，稳态误差

越小，但收敛速度减慢。为了解决收敛速度与稳态

误差之间的矛盾，本文利用 Sigmoid函数，提出一种

变步长的迭代方法。变步长 u为

u= { }α [ Sigmoid ( βe )- 0.5 ]
2

（13）
不同 α及 β值条件下，步长 u随与误差信号的关

系如图 7所示。

图 4 多跨转子系统多频传递力主动控制系统

Fig. 4 Active control of multi-frequency transmission force
of multi-shaft rotor system

图 5 传递力控制器内部框图

Fig. 5 Internal block diagram of the transmission force con⁃
troller

图 7 不同 α及 β下步长与误差信号变化关系图

Fig. 7 Relationship between step size and error signal with
different α and β

图 6 自适应控制器内部框图

Fig. 6 Internal block diagram of adaptive controller
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在 β不变时，α越大，步长的变化范围越大。在

α不变时，β越大，步长 u与误差的变化曲线越陡峭。

通过控制 α，可以控制步长 u的取值范围，通过控制

β，可以控制步长 u随着误差信号 e减小而衰减的速

度。因此，通过采用式（13）中的变步长算法，就可以

使权矢量W在误差信号大的时候，迭代快。在误差

信号小的时候，迭代慢，进而解决了迭代速度与稳态

误差之间的矛盾。

3. 2 信号发生模块

由于本文采用的是将多个单频力控制器并联而

成的多频力主动控制算法，因此信号发生器需要构

建出不同频率的控制器所需的输入信号。此外，

Butterweek等［18］利用“波”理论，通过将多延时抽头

的长横向滤波器等效成传播到无穷远处的波，得到

了保证基于 FxLMS算法控制器收敛的最大步长

umax与输入信号功率谱 S (ω )之间的关系为

umax =
2

L max
0≤ ω≤ π

{ }S (ω )
（14）

因此，最大步长 umax与控制器参考信号的长度 L
以及输入信号功率谱 S (ω )最大值的乘积成反比，而

功率谱的平坦程度反映的就是信号的相关性。因

此，为了增大步长 u的取值范围，要么降低控制器输

入信号的长度，要么降低输入信号的相关性。而在

自适应控制中，降低输入信号的长度，可能会导致控

制器所需信号的缺失，影响控制效果。

为了解决上述的两个问题，本文采用的信号发

生模块如图 8所示。

首先根据转速传感器传递来的转速 ω 0，构建出

不同频率控制器所需的正弦信号 rk1。然后为了降

低输入信号的相关性，将其移相 90°得到余弦信号

rk2，共同组成各个单频力控制器的输入信号。

3. 3 主控制器与数字滤波模块

主控制器由多个单频力控制器并联而成，其内

部框图如图 9所示。以第 k倍频控制器为例，控制器

先将输入信号 rk1，rk2 分别延时 L-1个单元形成总

的参考信号 R k。参考信号 R k与其对应的权参数矢

量Wk相乘后生成控制器输出的控制信号 yk。

图 9中，R k=[ RT
k1，RT

k2 ]T，该信号对应的权矢量

W k=[W T
k1，W T

k2 ]T。其中

R k1 ( n )=[ rk1，0，rk1，1，⋯，rk1，L- 1]T （15）
R k2 ( n )=[ rk2，0，rk2，1，⋯，rk2，L- 1]T （16）
W k1 =[ wk1，0，wk1，1，⋯，wk1，L- 1]T （17）
W k2 =[ wk2，0，wk2，1，⋯，wk2，L- 1]T （18）

此时，第 k倍频控制器输出的控制信号

yk= RT
kW k=[ RT

k1，RT
k2 ] é

ë
ê

ù
û
ú

W k1

W k2
（19）

当没有滤波模块时，如果直接采用力传感器测

量信号 Fmeas作为优化目标，由式（12）可知其权矢量

的更新公式为

W k
l+ 1 =W k

l+ uF l
measR l （20）

在多跨转子系统中，控制器输入的力信号为由

基座下的力传感器测量得到的基座传递力，一般可

以表示为

Fmeas = ∑
i= 1

n

Fmeas，i =∑
i= 1

n

Ai sin ( iω 0 t+ φi )（21）

理想情况下，当第 k倍频的传递力被完全抑制，

即 Fmeas，k= 0时，此时第 k倍频控制器对应的最优控

制参数W k=W k，opt，控制器应该停止参数迭代。但

由式（21）可知，由于其他频率处的力信号的影响，总

的测量力信号 Fmeas ≠ 0，控制器还会继续进行参数

迭代，进而影响控制器的稳定性。此外，不同频率处

的力信号会影响各个控制器权矢量更新的梯度方

向，进而影响控制器参数的迭代速度。为了解决这

个问题，本文利用 LMS算法在力传感器测量信号

Fmeas的反馈通道上构建了一个数字滤波模块，对测

量信号进行子带滤波，把它分解成不同频带的信号

Fmeas，k。图 10是数字滤波模块的内部框图。

以第 k倍频的数字滤波器为例，构造目标函数

ek= ak cos ( kω 0 t )+ bk sin ( kω 0 t )- Fmeas =
ak cos ( k ω 0 t )+ bk sin ( k ω 0 t )-

∑
i= 1

n

Ai sin ( i ω 0 t+ φk ) （22）

图 8 信号发生器模块内部框图

Fig. 8 Internal block diagram of signal generator module

图 9 主控制器内部框图

Fig. 9 Internal block diagram of main controller
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当且仅当

ak cos ( kω 0 t )+ bk sin ( kω 0 t )=
Ak sin ( kω 0 t+ φk ) （23）

时，误差信号 ek 的均方最小。因此第 k倍频力信号

的提取问题就等效成了以 ek的均方值为目标函数的

最优化问题。与主控制器一样，采用前文介绍的梯

度下降法后，可以得到参数 ak及 bk的更新公式为

{a′k = ak- ue ek cos ( kω 0 t )
b′k = bk- ue ek sin ( kω 0 t )

（24）

根据参数 ak 及 bk 就可以提取出总的力传感器

测量信号 Fmeas中的第 k倍频信号 Fmeas，k，其表达式为

Fmeas，k= ek+ Fmeas =
ak cos ( kω 0 t )+ bk sin ( kω 0 t )

（25）

此时，主控制器中对应的第 k倍频控制器参数

的迭代公式（20）变为

W k
l+ 1 =W k

l+ uF l
meas，kR l （26）

由式（26）可知：通过对力传感器传递来的测量

信号 Fmeas进行子带滤波，每个单频力控制器只根据

对应频率处的信号 Fmeas，k 进行参数迭代，从而避免

了不同频率处测量信号的相互干扰。

4 仿真结果及分析

4. 1 转子结构及基本参数

双轴多跨转子系统的结构如图 11所示，转子系

统由两根柔性轴组成，每根轴分别支承在两个混合

轴承上，每个混合轴承座中并排安装了电磁执行器

和一个滑动轴承。前端 A轴的一端带有一个悬臂

盘，盘上有与转速同频的不平衡激励力以及与转速

相关的多频激励力。后端 B轴为均匀的轴，与电机

之间用柔性联轴器连接。

整个转子系统的基本参数如表 1所示。为了减

小控制系统的计算工作量，在图 11的悬臂盘、滑动

轴承、电磁执行器及前后轴的相关位置设置了 11个
节点，44个自由度。整个转子系统通过 A轴和 B轴

上 4个轴承座传递到基础上的传递力分别为 FT1，

FT2，FT3和 FT4。4个轴承座上并联安装的电磁执行

器对转子系统的控制力分别为 Fa1，Fa2，Fa3和 Fa4。

由转子系统的有限模型，计算可得双轴多跨转

子系统的一阶弯曲临界转速为 3648 r/min。

4. 2 仿真结果

仿真采用的主控制器权矢量长度 2L= 16；变
步长 u的幅值系数 α= 2× 10-7，变化系数 β= 2；数
字滤波器采用的定步长 ue= 3× 10-7；电磁执行器

在 x及 y方向上的力 ⁃电流刚度系数 ki= 963.27I0，
力 ⁃位移刚度系数 ks= 2.51× 106 I 20，偏置电流 I0 =
1.2 A。

为了验证所提出的多频力主动控制算法的有效

性，以及分析在不同轴上施加控制力对整个转子系

统轴承传递力及转子振动特性的影响，在仿真过程

中，转子系统的激励力集中在圆盘处，由频率分别为

3，6，15，30和 45 Hz，幅值分别为 20，20，50，50和

50 N的周期性扰动力以及幅值为 20 N的白噪声叠

加而成。

表 1 双轴转子系统参数表

Tab. 1 Parameters of rotors system with two shafts

参数

圆盘直径(①)/mm
圆盘宽/mm

圆盘密度/(kg·m-3)
轴直径/mm
A轴长/mm
B轴长/mm

轴密度/(kg·m-3)
杨氏模量/(N·m-2)

泊松比

A轴前滑动轴承位置(②)/mm
A轴前电磁执行器位置(③)/mm
A轴后滑动轴承位置(④)/mm
A轴后电磁执行器位置(⑤)/mm

联轴器位置(⑥)/mm
联轴器质量/kg

B轴前滑动轴承位置(⑦)/mm
B轴前电磁执行器位置(⑧)/mm
B轴后滑动轴承位置(⑨)/mm
B轴后电磁执行器位置(⑩)/mm
滑动轴承的等效刚度/(N·m-1)

滑动轴承的等效阻尼/[N·(m·s-1)-1]

数值

300
30
7753
60
1200
900
7853

2.07×1011

0.3
300
380
1000
1080
1000
1
1400
1480
1800
1880
2×107

3×103

图 10 数字滤波模块原理图

Fig. 10 Schematic of digital filter module

图 11 双轴转子系统有限元模型

Fig. 11 Finite element model of rotors system with two
shafts

171



振 动 工 程 学 报 第 34 卷

（1）仅在A轴两个轴承座处施加控制力

图 12为在 A轴前后两个轴承处施加传递力控

制后，各轴承座传递力及轴承座位置处转子振动位

移的波形图。图 13为 A轴前后两个轴承座在 x方

向控制力的波形图。图 14为 A轴两个轴承处施加

传递力控制前后所有轴承处传递力的频谱图。图

15为传递力控制前后各轴承座处的传递力及轴承

座位置处转子振动位移变化的柱状图。

从图 12⁃15中可以看出，当对 A轴前后两个轴

承处施加传递力控制后，A轴前后两个轴承的传递

力 FT1，x及 FT2，x和 B轴后轴承座的传递力 FT4，x都得

到了明显的控制，但 B轴前轴承座的传递力 FT3，x有

所增大。在转子振动位移方面，当在 A轴前后两个

轴承处施加传递力控制后，A轴前后两个轴承座处

转子的振动位移 d1，x及 d2，x以及 B轴前轴承座处转

子的振动位移 d3，x有所增大，B轴后轴承座处转子的

图 15 A轴控制前后轴承座 x方向传递力与转子振动位移
变化柱状图

Fig. 15 Histograms of transmitted forces and rotor vibration
displacements of each bearing in x-direction when
the controlled forces were applied on two bearings of
rotor A or not

图 12 A轴控制前后轴承座 x方向传递力与转子振动位移

波形图

Fig. 12 Waveforms of transmission forces and vibration dis⁃
placements of each bearing in x ⁃ direction when the
controlled forces were applied on two bearings of ro⁃
tor A or not

图 13 A轴控制前后轴承座 x方向控制力波形图

Fig. 13 Waveforms of controlled forces of each bearing in x-

direction when the controlled forces were applied on
two bearings of rotor A or not

图 14 A轴主动控制前后轴承传递力与控制力波形图
Fig. 14 Spectrograms of transmitted forces of each bearing in

x-direction when the controlled forces were applied
on two bearings of rotor A or not
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振动位移 d4，x明显减小。

为了说明带有误差信号子带滤波模块的变步长

自适应控制器的工作过程，图 16给出了A轴前端混

合轴承中电磁执行器控制器 x方向的滤波模块在各

特征频率处输出的力信号 Fmeas，k以及主控制器中各

单频力控制器权参数的迭代轨迹。每个单频力控制

器的权参数共有 16个，为了图像清晰，这里仅给出

前两个参数 wk1及 wk2的迭代轨迹。其中，下标 k代
表 k倍频。

从图 16中可以看出，在 3 s开启传递力控制后，

刚开始数字滤波器输出的各频率的力信号 Fmeas，k快

速增大，逼近真实的传递力信号；然后随着控制过程

的进行，传递力得到抑制，各频率对应的力信号也相

应的减小。结果表明，该方法可以有效地克服多频

力在各个特征频率处信号的相互干扰。

（2）仅在 B轴前后两个轴承座处施加控制力

图 17为当仅在 B轴前后两个轴承座上施加传

递力控制前后，各轴承座处的传递力及轴承座位置

处转子振动位移变化的柱状图。

从图 17可以看出，当仅在 B轴前后两个轴承座

上进行传递力控制后，B轴前后两个轴承处的传递

力在各扰动力频率处均取得了一定的衰减，但 A轴

前后两个轴承处的传递力增大。虽然 B轴前后两个

轴承座传递力衰减的变化程度大于 A轴前后两个

轴承座上传递力增大的变化程度，但是由于 A轴控

制前前后两个轴承座的传递力幅值要比 B轴大的

多，所以 B轴衰减的传递力幅值还没有 A轴增加的

传递力幅值大，总体控制效果不明显。在转子振动

位移方面，在 B轴前后两个轴承座上施加传递力控

制后，B轴前后两个轴承座处转子的振动位移急剧

图 16 A轴前端数字滤波器输出与主控制器权参数轨迹

Fig. 16 Outputs of digital filters and trajectories of parameter
front controllers when the controlled forces were ap⁃
plied on two bearings of rotor A

图 17 B轴控制前后各轴承 x方向传递力与转子振动位移

变化柱状图

Fig. 17 Histograms of transmitted forces and rotor vibration
displacements of each bearing in x-direction when
the controlled forces were applied on two bearings of
rotor B or not
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增大，A轴前轴承座处转子的位移略微减小，后轴承

座处转子的位移略微增大。因此仅对没有外部激励

的 B轴前后两个轴承座进行传递力控制，只能降低

该轴上各轴承座处的传递力，其他轴段轴承座的传

递力及转子振动增大，无法达到预期的控制效果。

（3）在A轴和 B轴 4个轴承座上施加控制力

图 18为在A轴和 B轴的 4个轴承座上均施加传

递力主动控制前后各轴承座处的传递力及轴承座位

置处转子振动位移变化的柱状图。可见，当在 A轴

和 B轴的 4个轴承座上均施加传递力主动控制后，

4个轴承处的传递力在各个频率段处都得到了很好

的控制，但 4个轴承座处转子的振动位移都有所增

大。由于控制前转子的径向位移量级本来就比较

小，虽然控后有所增大，但并不影响转子系统的实际

运行，仍处于可接受范围之内。因此相比单轴传递

力控制，在 A轴和 B轴的 4个轴承座上均施加传递

力控制可以使整个轴系各轴承座的传递力得到有效

的控制。

5 结 论

（1）由电磁执行器与传统轴承并联所组成的混

合轴承，能够对转子系统运行过程中的多频轴承传

递力进行主动控制；

（2）提出的一种通过对误差信号进行子带滤波

的多频力控制算法，可以有效地避免不同频率传递

力信号间的相互影响。此外，主控制器通过采用基

于 Sigmoid函数的变步长迭代算法，可以很好地解

决自适应控制器收敛速度与控制精度之间的矛盾；

（3）在对多轴转子系统传递力进行控制时，所

有轴承都进行主动控制的情况下，控制效果最好；其

次是只对施加激励力轴的轴承进行主动控制，而只

对没有激励力轴的轴承进行主动控制会导致该轴振

动位移急剧增大，影响转子稳定运行，控制效果

最差。
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Adaptive control of multi

-
frequency bearing transmission force of multi

-

span rotors with hybrid bearings

XU Hui，ZHU Chang-sheng
（College of Electrical Engineering，Zhejiang University，Hangzhou 310027，China）

Abstract: When a rotor of a rotating machinery rotates，a multi-frequency force transmitted to the base of the bearings will be pro⁃
duced by electromagnetic，fluid and mechanical excitations. In order to control the multi-frequency bearing transmission force of the
rotor system，a hybrid bearing with controllable dynamic characteristics by using an electromagnetic actuator is introduced. A dy⁃
namic model of a multi-span rotor system is built by the finite element method，the bearing transmission force and the control princi⁃
ple of bearing transmission force are discussed. Then a sub-band filtering through error signal and parallel implementation for every
controlled frequency based variable step-size adaptive iterative transmission force controller is proposed to the FxLMS algorithm.
Finally，numerical simulation in a two shaft multi-span rotor system is carried out to demonstrate the effectiveness of the variable
step-size adaptive iterative transmission force controller. It is shown that the variable step-size adaptive iterative transmission force
controller proposed can effectively suppress the multi-frequency bearing transmission force by adjusting the control force of electro⁃
magnetic actuators in real time.

Key words: multi-span rotors；self ⁃ adaptive control；electromagnetic actuator；hybrid bearing；multi-frequency bearing transmis⁃
sion forces
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