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摘要: 为验证基于旋转力发生器的旋翼桨毂振动主动控制的可行性，设计了一套旋转力发生器原理样机，通过性能

测试验证了旋转力发生器的出力及控制特性。开发了一套旋翼桨毂振动主动控制试验系统，采用全局频域反馈自

适应振动控制算法，开展了基于旋转力发生器的旋翼桨毂振动主动控制试验，试验结果表明：所开发的振动主动控

制系统能够很好地抑制桨毂平面内的振动载荷，使旋转系下目标频率的振动水平下降了 85%，且对于振动幅值和

相位的变化具有良好的跟踪和自适应能力。
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引 言

直升机振动问题严重，过高的振动水平不仅影

响直升机驾乘人员的舒适性，还会降低机载设备的

可靠性和机体结构的疲劳寿命。而旋翼是直升机机

体振动的主要来源，因此从旋翼入手是解决直升机

机体振动问题最为有效的途径。

当直升机处于前飞状态时，桨叶上产生的交

变气动载荷在桨毂处汇集，只有频率为 ( kN± 1 )Ω
（k为正整数，N为桨叶片数，Ω为旋翼转速）的摆

振交变载荷（也称面内振动载荷）和频率为 kNΩ的

挥舞交变载荷能够传递到机体［1］，且以基阶频率

成分为主。为抑制旋翼面内振动载荷，S ⁃76 和

UH⁃60等直升机采用了安装在桨毂顶部的双线摆

吸振器［2］。尽管这种被动吸振装置具有较高的减

振效率，但也有着重量代价大、易磨损、寿命短等

缺点。

随着振动主动控制技术的发展，美国西科斯

基直升机公司的 Wilson等于 2007年首次提出了

以旋转力发生器为核心的桨毂顶置振动抑制器

（Hub ⁃ Mounted Vibration Suppressor，HMVS）概

念［3］，用以替代传统的双线摆吸振器。与传统振

动主动控制技术中作动器只能沿直线往复驱动不

同，该装置通过位于旋翼旋转平面内的两个伺服

电机分别独立驱动两个偏心质量块，通过离心力

矢量合成，在旋转平面内产生抵消摆振交变载荷

所需要的主动力。自此，西科斯基公司开展了一

系列理论、模型试验及飞行试验研究［4⁃8］，研究结

果表明：HMVS相比双线摆吸振器具有更佳的减

振效果，同时还具有体积小、重量轻、可跟踪频率

变化等优点。

作为一种高效的新型旋翼振动主动控制技术，

国内在这一领域的研究几乎为空白。近年来，作者

针对HMVS系统开展了一系列研究，研制了旋转力

发生器，搭建了旋翼桨毂振动模拟试验平台，并基于

该平台开展了旋翼振动主动控制试验研究。

本文首先从HMVS的工作原理出发，介绍了所

研制的旋转力发生器原理样机和伺服控制算法，并

针对其开展了性能测试；之后基于旋转力发生器建

立了一套旋转系旋翼桨毂振动模拟试验系统；最后

结合频域振动主动控制算法，开展了基于旋转力发

生器的旋翼桨毂振动主动控制试验验证。

1 旋转力发生器

1. 1 旋转力发生器工作原理及样机

为实现旋翼桨毂面内 ( N± 1 )Ω振动载荷的控

制，旋转力发生器应能在旋转面内产生可控制的谐

波力。图 1所示为工作原理：一个旋转力发生器有

两个偏心质量块（M1和M2），一个质量块与一个电机
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配对。在未进行输出力调节时，两质量块在各自电

机的驱动下，绕同一旋转中心以相同角速度 ω=
( N- 1 )Ω（或 ω=( N+ 1 )Ω）同向旋转，两质量块

产生的离心力将合成为作用力 F。

设质量块的偏心距为 r，角速度为 ω，两质量块

因旋转产生的偏心力分力分别为 F 1和 F 2，二者合力

为 F，具体表示如下：
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F 1 = F 2 = mω2 r

F= 2mω2 r cos φ2
θ=( θ1 + θ2 ) /2

（1）

式中 θ为合力 F的方位角，φ为两分力之间的夹

角（0 ≤ φ≤ π）。由式（1）可知，通过改变两质量块

的转速 ω、相位（θ1，θ2）及相位差 φ，即可达到控制

旋转力发生器输出力幅值 F、频率 ω 和相位 θ的

目的。

当合力 F实时跟踪桨毂平面内不平衡的振动载

荷，与其幅值相等、相位相反时，即可达到抑制桨毂

平面内频率为 ω的振动载荷的目的。

图 2为作者所研制旋转力发生器原理样机的内

部结构爆炸图（左右两侧完全对称），图 3为实物照

片。该旋转力发生器工作转速范围为 250~2000 r/
min。

需要说明的是，一个旋转力发生器仅能对桨毂

平面内一个目标频率振动载荷进行抑制。为方便起

见，后文以 ( N- 1 )Ω为目标频率进行研究。

1. 2 旋转力发生器伺服控制算法

对于两偏心质量块转速 ω、相位 θ和相位差 φ的

控制，本质上是对各电机转速 ω的控制。为保证旋

转力发生器输出力从一个稳态过渡到另一稳态过程

中的平稳性和准确性，需要基于转速轨迹规划方法

对电机的转速变化进行控制［9⁃10］。轨迹规划算法建

立在以下三个约束的基础上：

（1）考虑后续主动控制算法对于延时的要求，

旋转力发生器进行一次输出力的调节所需时间为

定值 T；

（2）考虑输出力只在调节过程中发生变化，而

调节前后都处于稳态，所以调节前后（t= 0和 t= T
时刻）电机角加速度为零（即 ω̇ i= 0和 ω̇ f= 0，其中

ω̇ i为调节初始时刻角加速度，ω̇ f为调节结束时刻角

加速度）；

（3）考虑后续振动主动控制算法对于旋转力发

生器输出力相位调节的要求，旋转力发生器在进行

输出力相位调节时，所进行的相位调节都是在上次

的 基 础 上 进 行（即 每 次 的 相 位 调 节 量 为 Δθ=
θf- θi，其中 θf 为轨迹规划过程中，时间 T内，电机

实际旋转角度，θi为时间 T内，按调节前角速度所旋

转的角度）。

根据以上约束条件，可写出如下约束方程：
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ω ( t= 0 )= ωi

ω ( t= T )= ωf

ω̇ ( t= 0 )= 0
ω̇ ( t= T )= 0

Δθ=∫
0

T

ω ( t ) dt- ωiT= θf- θi

（2）

式中 ωi为调节初始时刻的电机转速，ωf为调节结

束时刻电机的转速。根据约束方程的个数，可利用

一个五次多项式来拟合角速度轨迹曲线：

图 3 旋转力发生器原理样机实物

Fig. 3 Principle prototype of rotating force generator

图 2 旋转力发生器原理样机内部结构爆炸图（单侧）

Fig. 2 Internal structure explosion diagram of principle proto⁃
type of rotating force generator（one side）

图 1 旋转力发生器工作原理

Fig. 1 The working principle of rotating force generator
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ω ( t )= a5 t 5 + a4 t 4 + a3 t 3 + a2 t 2 + a1 t+ a0 （3）
将式（2）代入式（3），可得：
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a0 = ωi

a1 = 0

a2 =
30Δθ
T 3 -

12Δω
T 2 - a5T 3

2

a3 =-
60Δθ
T 4 +

28Δω
T 3 + 2a5T 2

a4 =
30Δθ
T 5 -

15Δω
T 4 - 5a5T

2

（4）

式中 Δω= ωf- ωi；a5为松弛变量，此处取 1。
根据得到的多项式系数，即可计算旋转力发生

器输出力调节过程中每一时刻电机的角速度 ω ( t )，
以此作为伺服电机的转速控制指令。

2 旋转力发生器性能测试试验

旋转力发生器作为HMVS的核心部件，其性能

直接影响振动主动控制的效果，因此需要分别针对

旋转力发生器可控变量（输出力的幅值、频率和相

位）的控制效果进行性能测试。

2. 1 性能测试试验方案

为开展旋转力发生器的性能测试，搭建如图 4
所示的试验系统。

旋转力发生器通过底部钢板沿径向方向与测力

传感器连接，测力传感器则安装于固定底座上，用于

测量 Fy，Fz两个方向的输出力。试验中传感器信号

的采集使用NI数据采集卡，采样率设置为 2000 Hz，
控制器采用数字信号处理器，控制指令的发送和传

感器信号的记录均通过上位机完成。

2. 2 性能测试试验结果与分析

性 能 测 试 试 验 中 ，输 出 力 的 调 节 时 间 T=
0.5 s，分别测试输出力幅值、频率和相位单独调节

的性能。

（1）输出力幅值控制试验。试验中固定输出力

的 频 率 为 ω= 300 r/min ( 5 Hz )，相 位 调 节 量 为

Δθ= 0°，幅值从 F= 0以步长 ΔF= 1 N逐次增加到

F= 10 N。试验结果如图 5所示，幅值调节按预期

逐次增加，调节前后频率和相位差基本不变，表明输

出力幅值调节符合预期。

（2）输出力频率控制试验。试验中固定输出力

的幅值为 F= 5 N，相位调节量为 Δθ= 0°，频率从

ω=250 r/min ( 4.167 Hz )以步长20 r/ min ( 0.333 Hz )
增至 ω= 350 r/ min ( 5.833 Hz )。

试验结果如图 6和表 1所示。可见在调节过程

中，幅值始终保持在 5 N，且输出力频率实际值与期

图 4 旋转力发生器性能测试试验系统

Fig. 4 The performance test system of rotating force
generator

图 5 输出力幅值控制试验结果

Fig. 5 Test results of amplitude control of output force

图 6 输出力频率调节过程

Fig. 6 Time trace of the frequency adjust of force

529



振 动 工 程 学 报 第 35 卷

望值吻合良好。

（3）输出力相位控制试验。试验中固定输出力

的频率为 ω= 300 r/ min ( 5 Hz )，幅值为 F= 5 N，分

别测试不同相位调节量 Δθ情况下的输出力。图 7
给出了 Δθ= 90°相位调节的结果。从图中可以看

出，调节过程平稳，无明显超调，且结果准确，表 2为
其他相位调节量下的试验结果，可见相位调节实际

值与期望值吻合良好，相位调节误差基本维持在

±1.5°范围内。

3 振动主动控制试验方案

为进行旋翼桨毂振动主动控制试验验证，可利

用两台旋转力发生器，其中一台旋转力发生器作为

激励器，模拟产生旋转系下桨毂平面内 ( N- 1 )Ω频

率的振动；另一台则作为主动作动器，抑制桨毂平面

内 ( N- 1 )Ω频率的振动。

3. 1 振动主动控制试验台

（1）试验台振动边界条件的模拟。为模拟前飞

状态下旋翼桨毂平面内的振动边界条件，试验台需

能在水平面内发生位移，并提供一定的回复力，因此

采用如图 8所示叠层正交布置导轨构成的二自由度

机构。机构分为上下两层，下层由与地面固定的铝

型材、固定于铝型材上的两根导轨和与导轨配合的

4个直线轴承构成，使得下层的直线轴承只能在 X
轴单个自由度上移动。上层以下层的 4个轴承为基

础，在与下层导轨呈正交的 Y轴方向上，布置两根

导轨和 4个直线轴承，因此上层的直线轴承具有 XY
平面内运动的自由度。在每一层轴承运动的方向

上，均布置有一对弹簧，用以维持试验台的平衡位

置。为限制试验台的振幅，在导轨上布置有止推环，

为防止台体的硬性冲击，使用橡胶环作为缓冲。

（2）试验台旋转状态的模拟。为提供试验台旋

转的动力，采用如图 9所示的传动方式。轴承固定

底座与上层的 4个直线轴承固定，电机固定底座与

驱动电机底部相连，并通过支承型材与轴承固定底

座下表面固定，位于底部的电机则通过传动轴驱动

旋转力发生器固定底座旋转。

（3）旋转力发生器的布置。如图 10所示，两台

旋转力发生器沿轴向方向重叠，通过外部的铝框固

表 1 输出力频率调节期望值与实际值

Tab. 1 Desired and actual value of frequency adjust

组别

1
2
3
4
5
6

期望值

r/min
250
270
290
310
330
350

Hz
4.167
4.500
4.833
5.167
5.500
5.833

实际值

r/min
250.32
271.56
291.00
312.42
333.84
351.60

Hz
4.172
4.526
4.850
5.207
5.564
5.861

图 7 输出力相位控制试验结果

Fig. 7 Test results of phase control of output force

表 2 输出力相位调节期望值与实际值/（°）
Tab. 2 Desired and actual value of phase adjust/（°）

组别

1
2
3
4
5
6
7
8
9
10
11
12
13
14

期望值

-180
-160
-140
-120
-100
-80
-60
-40
-20
20
40
60
80
100

实际值

-179.13
-159.92
-140.41
-118.75
-99.71
-80.73
-59.27
-39.33
-21.03
19.38
40.12
58.94
79.85
101.72

组别

15
16
17
18
19
20
21
22
23
24
25
26
27
28

期望值

120
140
160
180
1
2
3
4
5
6
7
8
9
10

实际值

118.57
140.47
161.06
179.26
-0.02
1.71
4.35
4.07
4.84
6.02
6.71
7.92
8.45
9.61

图 8 二自由度运动机构原理图

Fig. 8 2-DOF motion mechanism

530



第 3 期 宋奎辉，等：基于旋转力发生器的旋翼桨毂振动主动控制试验研究

定于旋转力发生器固定底座上。参考桨毂的空间布

局，主动作动器只能安装于桨毂顶部，因此确定 1#旋
转力发生器作为主动作动器，2#旋转力发生器作为

激励器。

（4）加速度传感器的布置。为分析试验过程

中，旋转系和固定系振动的变化规律，如图 10所示，

在旋转系的铝框外壳上布置一个单轴加速度传感

器，用于测量旋转系水平面的振动；在固定系两正交

方向上分别布置一个单轴加速度传感器，用于测量

固定系下的面内振动水平。

3. 2 试验系统

试验系统的总体框图和现场布置分别如图 11
和 12所示，整个试验系统分为数据采集、振动抑制

和振动激励三部分。上位机控制的 2#旋转力发生器

作为激励器，在旋转面内产生不平衡力；位于旋转系

的加速度传感器采集振动响应，经信号调理器滤波

和电压偏置模块后进入 DSP；DSP根据主动控制律

计算实时的输出，并控制作为主动作动器的 1#旋转

力发生器进行输出力的调节，实现旋转平面内不平

图 12 试验系统现场布置

Fig. 12 The distribution of test system

图 11 试验系统总体框图

Fig. 11 Block diagram of test system

图 9 试验台传动系统示意图

Fig. 9 Schematic diagram of transmission system of test bench

图 10 振动主动控制试验台现场布置

Fig. 10 The distribution of active vibration control test bench
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衡载荷的抵消，从而实现振动的控制；位于固定系下

的加速度传感器始终监测试验台振动的变化。表 3
给出了试验中主要仪器的型号和配置参数。

3. 3 振动主动控制算法

试验中所采用的振动主动控制算法为全局频域

反馈自适应算法［11⁃14］。控制量与响应之间的关系，

可以写成如下全局模型：

z i= z0i+ Tθ i （5）
式中 z i为有控时的复响应幅，z0i为无控时的复响

应幅，θ i 为控制输出量，即给旋转力发生器的控制

量，T为控制通道频响矩阵，i代表频域算法中的第 i

段数据（迭代次数）。将参数写成向量形式：

z i=[ zic，zis ]T （6）
z0i=[ z0ic，z0is ]T （7）

T= é
ë
êêêê ù

û
úúúúTc Ts

-Ts Tc

（8）

θ i=[ θic，θis ]T （9）
分别对控制响应、输出幅值和输出变化率进行

约束，得到如下二次性能误差函数：

Ji= zTi Wz z i+ θ Ti Wθθ i+Δθ Ti W ΔθΔθ i （10）
式中 Wz为限制响应的幅值，Wθ为限制控制输出

的幅值，W Δθ为限制控制输出的变化率。对目标函

数进行求导，当 Ji取最小值时，即可得到此时的最优

控制输出 θ i为：

θ i=-(T TWzT+Wθ+W Δθ )-1T TWz z0i+
(T TWzT+Wθ+W Δθ )-1W Δθθ i- 1 （11）
采用 LMS法进行在线辨识，使用 T̂ 'i 估计 T，可

得到频响矩阵的迭代公式：

T̂ 'i+ 1 = T̂ 'i+ μΦT
i ( z i-Φ iT̂ 'i ) （12）

T 'i=[Tic，Tis，z0ic，z0is ]T （13）

Φ i= é
ë
êêêê ù

û
úúúúθic θis

θis -θic
1
1

（14）

式中 T 'i 为频响矩阵 T i和无控响应 z0i组成的向量，

μ为收敛系数对角矩阵，主要影响收敛速率，Φ i为输

出向量 θ i与单位矩阵组成的矩阵。使用频响矩阵迭

代值替代最优控制输出中的 T，即可得最优控制输

出的迭代值，即每次给 1#旋转力发生器的控制指令。

4 振动主动控制试验结果与分析

当直升机前飞时，桨毂平面内与旋翼旋向相同

且频率为 ( kN- 1 )Ω的振动传递到机身后，会导致

旋向相同且频率为 kNΩ的振动，这是旋转坐标系的

振动叠加旋翼转速后的结果。因此，在遵守桨毂振

动传递具有叠加性这一规律的前提下，将试验台驱

动电机的转速设定为 90 r/min（1.5 Hz），将作为激励

器的旋转力发生器转速设定为 300 r/min（5 Hz），且

输出力的旋转方向与试验台驱动电机相同。根据叠

加原理，固定系下的振动频率此时应为 6.5 Hz。

4. 1 振动主动控制效果试验

首先为测试旋转力发生器对于桨毂面内振动的

控制效果，针对有控和无控状态进行了对比试验。试

验分别记录了激励器在给定不同输出力状态下，开启

和关闭主动控制过程中试验台各测点的加速度响应。

图 13为激励器在维持输出力 8 N状态下的加速

图 13 有控与无控状态加速度响应对比结果

Fig. 13 The comparison of acceleration response between
controlled and uncontrolled state

表 3 主要仪器的型号及配置参数

Tab. 3 Data of the main instruments

仪器型号

数据采集卡

（NI-USB6343）

加速度传感器(LC0119)

信号调理器（CM3504）
DSP控制器

（TMS320F28335）

参 数

采样率/Hz

灵敏度/(mV·g-1)
量程/g

低通滤波截止频率/Hz

A/D采样率/Hz

数据

1000

497
10
10

200
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度响应时间历程，20 s时，作为主动作动器的旋转力

发生器开始进行主动控制，且 10 s内振动迅速衰减，

并维持稳定直到关闭主动控制。旋转系下的加速度

信号较固定系高频成分更多，是因为旋转系振动情

况更复杂。

对不同测点控制前后的加速度响应进行频谱分

析，提取旋转坐标系下 5 Hz和固定坐标系 6.5 Hz谱
线的幅值，得到如图 14所示在激励器不同输出力幅

值情况下，控制前后各测点目标频率加速度幅值的

对比图。从图中可以看出，幅值 8 N情况下，旋转系

加速度幅值下降 90%，1#和 2#测点分别下降 77%和

81%；幅值 6 N情况下，旋转系下降 85%，1#和 2#测
点分别下降 70%和 73%。旋转系振动水平下降的

同时，固定系也下降，且有控状态下的加速度幅值显

著低于无控状态，说明控制效果显著。

4. 2 自适应控制试验

一般而言，直升机旋翼转速为定值，因此暂不考

察旋翼转速的变化对控制效果的影响，而主要关注

旋翼桨毂平面内振动幅值和相位变化情况下控制系

统的自适应效果。

（1）振动幅值变化控制试验。试验开始时，激

励器维持 2 N的输出力不变，在作为主动作动器的

旋转力发生器控制下，控制已收敛，振动水平已降

至最低，15 s时刻，改变激励器输出力的幅值。记

录加速度变化的历程，并使用激励器输出力 10 N
时采集的加速度幅值对结果进行无量纲化，得到如

图 15所示激励器不同输出力变化幅值情况下的振

动水平变化历程。由试验结果可知，试验开始时，

振动水平基本维持在 20%附近，当激励器幅值改

变后，振动水平先出现不同程度的上升，随后都在

10 s内再次回到变化前的水平并维持稳定，因此算

法具有良好的适应性。其中固定系 1#测点的振动

水平较 2#测点上升较多，结合前述有控与无控各测

点加速度幅值的结果进行分析，应该是试验台安装

及自身特性导致在两正交方向上对振动的阶跃响

应超调量不一，使得振动变化过程中，1#测点的振

动水平超调量比 2#测点大，而稳态时 1#测点的加速

度幅值却比 2#低。

（2）振动相位变化控制试验。试验过程中，激

励器维持输出力 5 N不变，控制收敛后，在 15 s时
刻，改变激励器输出力的相位。图 16给出了不同

相位变化情况下的试验结果，激励器输出力相位改

变后，振动水平都出现了不同水平的上升，随后立

刻开始下降，并都在 15 s内回到原来的水平并保持

图 14 控制前后加速度幅值对比

Fig. 14 Comparison of acceleration amplitude before and
after control

图 15 振动幅值变化前后振动水平变化历程

Fig. 15 The time trace of vibration level before and after
excitation amplitude changes
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稳定，说明算法对相位的改变具有良好的适应性。

而且，当相位调节量较小时，振动水平的变化并不

明显。

（3）振动幅值+相位变化控制试验。初始时

刻激励器输出力维持在 2 N，控制收敛后，在 15 s
时刻，同时改变输出力的幅值和相位。试验结果

如图 17所示，激励器输出力发生变化后，振动水

平先分别出现不同程度的上升，随后都在 15 s内
回到此前振动水平并维持稳定，说明了算法对于

输 出 力 幅 值 和 相 位 的 改 变 仍 然 具 有 良 好 的 适

应性。

结合前述的试验结果，可知影响旋翼桨毂振动

主动控制效果的主要因素有：①外扰变化量。外扰

变化量越多，重新恢复到收敛状态的时间越长。②
外扰变化的组合形式。单一外扰变化所需收敛时间

低于多外扰组合的收敛时间。③主动控制算法的

性能。

5 结 论

本文基于所研制的旋转力发生器原理样机，搭

建了旋翼桨毂振动模拟试验系统，开展了基于旋转

力发生器的旋翼桨毂振动主动控制试验。主要结论

如下：

（1）旋转力发生器原理样机及匹配的转速轨迹

规划算法，能够准确地实现输出力幅值、频率和相位

调节，可用于旋翼桨毂振动主动控制；

（2）所搭建的旋翼桨毂振动模拟系统，可以有

效模拟直升机前飞状态下旋翼桨毂平面内的振动边

界条件；

（3）各状态振动主动控制的试验结果表明，基

于旋转力发生器的旋翼桨毂振动主动控制，能够有

效抑制桨毂平面内的振动向机体的传递，试验中旋

转系下振动水平可减少 85%，固定系下振动水平可

减小 70%，且对于振动幅值、相位的改变能实现快

速跟踪，具有良好的自适应性。

图 17 振动幅值+相位变化前后振动水平变化历程

Fig. 17 The time trace of vibration level before and after
excitation amplitude and phase change

图 16 振动相位变化前后振动水平变化历程

Fig. 16 The time trace of vibration level before and after
excitation phase changes
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Test research on active vibration control of rotor hub based on
rotating force generator

SONG Kui-hui1，2，LU Yang1，CAO Qing-zhe1

（1.College of Aerospace Engineering，Nanjing University of Aeronautics & Astronautics，Nanjing 210016，China；
2.Low Speed Aerodynamics Institute，China Aerodynamics Research and Development Center，Mianyang 621000，China）

Abstract: In order to verify the feasibility of active vibration control of the rotor hub based on rotating force generator，a prototype
of rotating force generator is designed and the output and control characteristics of the rotating force generator are verified by perfor⁃
mance test. Then a set of active vibration control test system for the rotor hub is developed，and the active vibration control test of
the rotor hub based on the rotating force generator is carried out under global frequency feedback adaptive vibration control algo⁃
rithm. The test results show that the active vibration control system developed can well suppress the vibration load in the hub
plane，and the vibration level of target frequency of the rotating coordinate system can be dropped by 85%. Meanwhile，it has good
tracking and adaptive ability for the change of vibration amplitude and phase.
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