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基础摆动条件下电磁轴承‑柔性转子系统的
加速度前馈振动抑制

张 鹏， 祝长生

（浙江大学电气工程学院， 浙江  杭州  310027）

摘要: 旋转机械基础的摆动会给转子系统带来附加的陀螺力矩和惯性载荷，影响转子系统的振动及稳定性，甚至影

响转子的正常运行。为了有效控制电磁轴承⁃柔性转子系统在基础摆动下的振动，提出了一种基于基础加速度的前

馈补偿控制方法。该方法基于柔性转子系统动力学模型以及基础摆动的信息，可直接得到抑制转子振动所需的最

佳补偿电流，无需迭代和复杂的控制器结构，因此具有较强的快速性和实用性。为了消除建模误差对前馈补偿控制

性能的影响，给出了对补偿电流进行修正的方法。仿真分析了补偿算法对转子振动的抑制效果。在搭建的电磁轴

承⁃柔性转子系统基础运动试验平台上，进行了基础摆动条件下转子悬浮、恒速、加速运行时的振动控制有效性试

验。理论和试验结果一致，表明基础摆动产生的附加惯性载荷会使电磁轴承⁃柔性转子系统在垂直于摆动方向上的

振动明显增大，产生的附加陀螺力矩会使沿摆动方向的振动有所增大，且增加的幅度随转子转速的升高而增大。在

包含一阶弯曲临界转速的转速范围内，基础加速度前馈补偿控制对基础摆动条件下的转子振动均有显著的抑制

效果。
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引  言

电 磁 轴 承（Active Magnetic Bearings， AMBs）
是一种能够对转子的振动进行主动控制的新型支承

结构，具有无摩擦、无润滑、可高速运行等特点，在地

面旋转机械中已得到了成功的应用。与地面静止条

件不同，旋转机械安装在移动载体上时，常常会受到

基础运动的作用。与基础平动相比，基础摆动不仅

会使转子系统的阻尼和刚度特性发生改变，还会使

转子系统承受附加的载荷，影响转子系统的振动及

稳定性［1⁃3］。过大的转子振动可能会导致转、定子之

间的碰磨，危害转子系统的安全运行。因此，为了将

AMBs 应用在基础摆动状态下的各类旋转机械上，

就需要研究基础摆动条件下 AMBs 的控制策略，以

对 AMBs⁃转子系统的振动进行有效抑制。

目前，国内外学者对于基础运动条件下的转子

系统的振动已经开展了大量研究，但大多集中于传

统机械轴承支承的转子系统［4⁃5］。机械轴承的特性

取决于初始的设计参数，无法根据转子系统的运行

工况进行实时调整，因此在设计之初就必须全面考

虑转子系统的运行包线，设计出满足转子所有工况

的支承参数，设计难度较大。此外，机械轴承⁃转子

系统的振动抑制一般通过增大支承阻尼来实现，由

于机械支承本身的阻尼有限，因此转子的振动抑制

就必须依赖于外阻尼，例如挤压油膜阻尼器等。在

AMBs 转子系统中，AMBs 的动力特性不仅和自身

的结构参数有关，还与所采用的控制策略和控制参

数有关。AMBs 动力特性的可控性可以很好地解决

传统轴承存在的动力特性不匹配的问题。控制器根

据输入和控制策略对 AMBs 的控制力进行实时调

节，以实现对转子振动的实时控制。

AMBs⁃转子系统的振动抑制方法可分为两类，

一类与机械轴承⁃转子系统相同，即增大支承的阻

尼，但不同的是 AMBs 通过合适的控制策略以及控

制参数即可获得较大的阻尼，例如文献［6］的最优阻

尼算法。另一类是通过控制 AMBs 输出的轴承力

来动态抑制外扰动的影响。例如巩磊等［7］采用自适

应陷波器滤除与转速同频的反馈信号，使 AMBs 不
产生与不平衡激励力同频的轴承力，最终转子绕自

身的惯性轴旋转，实现了对转子振动的抑制。李翁

衡等［8］设计自抗扰控制器对 AMBs⁃柔性转子系统的

不平衡振动进行了补偿。

相比于基础运动条件下的振动被动控制，对于
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转子系统的主动控制的研究相对欠缺。Chen 等［9］

研究了 PD 控制下刚性转子在轴向基础运动条件下

的响应。Zhu 等［10］进行了旋转状态下 AMBs⁃刚性转

子系统的基础运动试验，试验中的转子最高转速为

21000 r/min，发现传统 PID 控制器对 AMBs⁃转子系

统基础横向振动的抑制能力非常有限。除了上述反

馈控制外，一些学者研究了前馈控制在基础运动条

件下的应用。例如 Jarroux 等［11］利用基础加速度得

到了抑制转子振动的前馈补偿电流，但文中基础运

动频率先验已知的假设使其不具有工程实用性。

Suzuki［12］采用 FIR 滤波器和 IIR 滤波器，以基础加速

度为滤波器输入，提出了一种前馈补偿算法，在不影

响主要控制性能指标的前提下能对基础运动带来的

转子振动进行抑制。蒋科坚等［13］和陈润田等［14］以基

础加速度作为 FIR 滤波器的输入，采用 LMS 算法迭

代滤波器的权重系数，对基础平动条件下转子系统

的振动进行抑制，虽然文中采用的 LMS 控制算法是

一种不依赖于模型的迭代策略，对平稳基础运动条

件下的转子振动具有很好的抑制效果，但对于非平

稳的复杂基础运动工况，控制效果有限。

基础摆动除了增大转子振幅之外，还会使转子

系统固有特性发生变化，从而影响系统稳定性。针

对基础摆动条件下转子系统稳定性的研究较为成

熟，主要是基于 Floquet 理论。Brienda 等［15］和 Duch⁃
emin 等［16］通过 Floquet 理论，发现当基础正弦摆动

的频率接近基础静止时转子系统的固有频率时，会

引起转子系统的参数共振现象，导致转子系统的稳

定性急剧下降。此外，Han 等［17］发现提高转子系统

的阻尼有利于抑制转子系统的参数共振现象，从而

提高转子系统的参数稳定裕度。由于 AMB 具有可

控的支承阻尼，因此在基础摆动条件下，AMBs⁃转
子系统通常具有较强的抵抗参数失稳的能力。

基于以上文献，尤其是文献［10］，PID 控制策略

很难满足基础运动条件下 AMBs⁃转子系统的振动

抑制需求，因此有必要采取其他控制策略，进一步对

基础运动带来的转子振动进行抑制。

1　基础摆动条件下 AMBs‑柔性转子

系统的动力学模型

图 1 为基础摆动条件下 AMBs⁃柔性转子系统模

型，多盘柔性转子由两端的电磁轴承 AMB⁃A 和

AMB⁃B 支承。假设基础为刚体，为了便于描述转子

的运动，使用 3 套坐标系：

（1）坐标系 O 0 X 0Y 0 Z 0 为相对于地面静止的空

间参考坐标系，简称空间参照系，空间参照系是一个

广义的参照系，原点可位于空间的任意一点。

（2）坐标系 O B X BY B ZB 为固连于运动基础的坐

标系，随着基础一同运动，简称基础坐标系。该坐标

系原点位置与转子静态悬浮时 AMB⁃A 端的转子截

面 轴 心 重 合 。 纵 轴 O B ZB 沿 转 子 轴 线 方 向 由

AMB⁃A 指向 AMB⁃B，立轴 O BY B 垂直基础底面向

上，横轴 O B X B 方向符合右手定则。

（3）坐标系 O Si X SiY Si ZSi 为沿转子轴线任意截面

的局部固定坐标系，坐标系原点 O Si 为所在截面轴

心，各坐标轴与坐标系 O B X BY B ZB 对应坐标轴平行。

转子运转过程中，该坐标系随所在转子截面轴心平

动，但不随转子所在截面转动。在对转子进行有限

元离散化建模时，每个单元节点所在截面都有一个

局部固定坐标系，因此坐标系 O Si X SiY Si ZSi 代表了一

组坐标系。

在 O 0 X 0Y 0 Z 0 空间参照系中，转子随基础一同

运动。基础在各个时刻的姿态、空间位置以及位移

在 O 0 X 0Y 0 Z 0 空间参照系中描述；使用原点 O B 位置

的速度和加速度代表各个时刻基础的运动信息，运

动信息在基础坐标系 O B X BY B ZB 中描述，转子基础

绕 O B X B，O BY B 及 O B ZB 的摆动速度为 ωxB，ωyB 和

ωzB。忽略转子各个位置相对于基础的轴向运动，转

子各截面轴心相对于基础的径向平动位移和速度在

基础坐标系 O B X BY B ZB 中描述，转子各截面轴心相

对 于 基 础 的 径 向 平 动 相 当 于 局 部 固 定 坐 标 系

O Si X SiY Si ZSi 相对基础坐标系 O B X BY B ZB 的运动；转

子各截面轴心相对于基础的径向转动位移和速度在

局部固定坐标系 O Si X SiY Si ZSi 中描述。

将转子离散为 N 个节点，每个节点包含 4 个自

由度，以第 i 个截面的节点为例，节点所在截面轴心

沿 O B X B 和 O BY B 的平动自由度分别为 ui 和 vi，节点

所在截面轴心绕 O Si X Si 和 O SiY Si 的转动自由度分别

为 θi 和 ψi。转子轴段使用考虑截面惯性及剪切效应

的 Timoshenko 梁单元进行建模，圆盘采用具有等效

质 量 和 等 效 转 动 惯 量 的 刚 性 圆 盘 单 元 建 模 ，在

AMBs 位置节点处用对应的广义力来等效 AMBs 对
转子的作用。

假设 AMBs 和传感器同位，利用 Lagrange 方程

容易得到基础摆动条件下 AMBs⁃柔性转子系统的

动力学方程［1⁃2］为：

图 1 基础摆动条件下 AMBs⁃柔性转子系统坐标系

Fig. 1 Coordinate of AMBs⁃flexible rotor system under base 
swing
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Mq̈+ (ΩG+ CΒ) q̇+ (K+ KΒ) q=
F ub + F aub + Fma + FG + F bearing （1）

式中  M，G，K分别为 4N×4N 维惯性矩阵、陀螺矩

阵和刚度矩阵；Ω 为转子转速；CB 和 KB 分别为基础

摆动引起的 4N×4N 维附加阻尼矩阵和附加刚度矩

阵；F bearing 为 4N×1 维电磁力向量；F ub 为 4N×1 维不

平衡力向量；F aub 为 4N×1 维转子旋转加速度引起

的载荷向量；Fma 为 4N×1 维基础摆动载荷向量；FG

为 4N×1 维重力载荷向量；q为柔性转子 4N×1 维

广义位移向量，定义为：

q= [ u1 v1 θ1 ψ 1 ⋯ uN vN θN ψN ] T
（2）

为节约篇幅，下文仅对式（1）中 AMBs 力向量

以及基础摆动载荷向量进行说明，其余各矩阵的具

体形式可参考文献［1⁃2］，在此不再赘述。

1. 1　AMBs的力向量

AMBs 一般采用差动模式，线性化后 AMBs 的

电磁力向量为：

F bearing = K i ic + K hq+ K i ig （3）
式中  K i 及 K h 分别为 AMBs 的电流刚度及位移刚

度系数矩阵；ic 为 AMBs 的控制电流向量；ig 为克服

转子重力 FG 影响的电流。转子在重力 FG 和 K i ig 的

作用下保持静态悬浮，因此在转子动力学研究中通

常不考虑重力 FG 及电磁力分量 K i ig 的影响，此时

式（1）变为：

Mq̈+( ΩG+ CΒ ) q̇+( K+ KΒ - K h ) q=
F ub + Fma + K i ic （4）

假设在 AMBs⁃柔性转子系统模型中，AMBs 分
别 在 第 a 个 节 点 和 第 b 个 节 点 处 ，设 kah 和 kbh 为

AMBs的位移⁃刚度系数，则矩阵K h 表示为：

K h = diag ( ⋯ kah kah ⋯ kbh kbh ⋯ )4N × 4N

（5a）
式中  kah/kbh 依次在矩阵 K h 的第 4a-3/4a-2 和第

4b-3/4b-2 行对角线处，其余元素均为 0。
同理设 kai 和 kbi 为 AMBs 的电流⁃刚度系数，则

矩阵K i 表示为：

K i = (⋯ kai kai ⋯ kbi kbi ⋯ ) 4N × 4
（5b）

式中  kai /kbi 分别在矩阵 K i 的第 4a-3/4b-3 行，第

1/3 列 和 第 4a-2/4b-2 行 ，第 2/4 列 ，其 余 元 素

均为 0。

1. 2　基础摆动载荷向量

基础摆动会给转子系统施加附加的载荷。基础

摆动载荷向量可由基础运动载荷向量简化得到。利

用 Lagrange 能量法求得基础运动时圆盘的附加载

荷向量为［1⁃2］：

F dma = [ fd1 fd2 fd3 fd4 ] T
（6）

式中  
fd1 =-m d ( ω̇yB zd + v̇xB + vzB ωyB + ωzB ωxB zd - )ωzB vyB ；

fd2 = -m d (- ω̇xB zd + v̇yB - vzB ωxB + ωzB ωyB zd +
)ωzB vxB ；

fd3 = - Idp (ωyB Ω + ωyB ωzB)- Idd ( ω̇xB - ωyB ωzB)；
fd4 = Idp (ωxB Ω + ωxB ωzB)- Idd ( ω̇yB + ωxB ωzB)；

m d 为圆盘质量 ；zd 为圆盘距离转子基础坐标系

O B X BY B ZB 原点的轴向距离；Idp 和 Idd 分别为圆盘极

转动惯量和赤道转动惯量；vxB/ωxB，vyB/ωyB 和 vzB/
ωzB 分别为基础沿 O B X BY B ZB 坐标系中 O B X B，O BY B

和 O B ZB 方向的平动速度/转动角速度；v̇xB/ω̇xB，v̇yB/
ω̇ yB 和 v̇ zB/ω̇ zB 代表对应项对时间求导。

基础运动时 Timoshenko 梁单元的附加载荷向

量为：

F ema = feB1 + feB2 （7）
式中  
feB1 = n1[6f1  6f2  - le f2  le f1  6f1  6f2  le f2  ]- le f1

T
；

feB2 =

n2
é

ë

ê
êê
ê f3  f4  

6g'f4

le
  -6g'f3

le
  - f3  - f4  

-6g'f4

le
  6g'f3

le

ù

û

ú
úú
ú

T

；

f1 = - v̇xB - ze ω̇yB - ze ωzB ωxB - vzB ωyB + vyB ωzB；

f2 = - v̇yB + ze ω̇xB - ze ωyB ωzB + vzB ωxB - vxB ωzB；

f3 = ω̇ yB - 2ΩωxB - ωxB ωzB；

f4 = - ω̇xB - 2ΩωyB - ωyB ωzB；

n1 = le A e ρ e

12  ；n2 = l 2
e ρ e Ie

l 2
e + 12 g'

；g' = E e Ie

κG e A e
；

κ=
6 ( )1+ μ ( )1+ λ2 2

( )7+ 12μ+ 4μ2 ( )1+ λ2 2 + 4 ( )5+ 6μ+ 2μ2 λ2
；

A e 为梁单元的横截面积；G e 为梁单元材料的剪切模

量；le 为梁单元的长度；E e 为梁单元材料的弹性模量；

Ie 为梁单元截面的惯性矩；ρ e 为梁单元材料的密度；

μ为梁单元材料的泊松比；λ为梁单元的内外径之比；

ze 为梁单元中点到基础坐标系原点的轴向距离。

特别地，当基础仅绕 O B X B 方向进行纯摆动时，

式（6）变为：

F dma1 = [ 0 -m d zd ω̇xB - Idd ω̇xB Idp ωxB Ω ] T
（8a）

式（7）中各项变为：

f1 = 0，f2 = ze ω̇xB，f3 = -2ΩωxB，f4 = - ω̇xB （8b）
可见，仅有基础绕横轴 O B X B 方向的摆动时，摆

动产生的激励载荷不仅与转子结构相关，还与转子

转速 Ω、基础摆动角速度 ωxB 和基础摆动角加速度

ω̇xB 有关。

同理，可得仅有基础绕立轴 O BY B/纵轴 O B ZB

方向摆动时，摆动产生的激励载荷与转子结构、转子

转速 Ω、基础摆动角速度 ωyB/ωzB 及角加速度 ω̇ yB/ω̇ zB

1271



振   动   工   程   学   报 第  37 卷

有关。

1. 3　摆动轴线与基础坐标轴不重合时的等效

基础摆动时，摆动轴线可能在转子系统的任意

空间位置，以基础坐标系原点 O B 代表整个基础的刚

体运动，如果摆动轴线位置不同，则基础的速度和加

速度在基础坐标系 O B X BY B ZB 中的描述也不同。为

了统一基础摆动轴线在不同位置时对基础摆动参数

的描述，以图 2 双盘转子系统为例，建立基础坐标系

O B X BY B ZB 和转轴坐标系 O Br X BrY Br ZBr。

基础坐标系 O B X BY B ZB 的原点位置与悬浮时

AMB⁃A 端 的 转 子 端 点 轴 心 重 合 ；转 轴 坐 标 系

O Br X BrY Br ZBr 原点在摆动轴线上，各坐标轴与基础

静止时基础坐标系 O B X BY B ZB 对应坐标轴平行，且

只随基础平动，不随基础摆动。为简化分析，假设

O BrY Br ZBr 与 O BY B ZB 共面。

假 设 O Br 和 O B 沿 O B ZB 方 向 的 距 离 为 L t，沿

O BY B 方向的距离为 H t，则基础摆动激励在基础坐

标系 O B X BY B ZB 中的描述表示为：

vxB = -ωyBr L t - ωzBr H t， vyB = ωxBr L t， vzB = ωxBr H t，

ωxB = ωxBr， ωyB = ωyBr， ωzB = ωzBr （9）
根 据 图 2 和 式（9），只 有 转 轴 坐 标 系

O Br X BrY Br ZBr 与静止时的基础坐标系 O B X BY B ZB 重

合时，基础的运动在基础坐标系中为纯摆动，否则，

基础的运动将为平动和摆动的组合。因此，为简化

分析，建立基础坐标系 O B X BY B ZB 时，应使其坐标轴

尽量与转子摆动轴线重合。

2　基于基础加速度的前馈补偿控制

基础摆动引起的附加载荷会增大转子系统的振

动［3］，不利于转子的安全运行。本文为了抑制基础

摆动对 AMBs⁃柔性转子系统振动的影响，提出一种

基于基础加速度的前馈补偿控制。

2. 1　基于基础加速度的前馈补偿控制算法

图 3 为基于基础加速度前馈补偿的 AMBs⁃柔性

转子系统振动控制框图。基于基础加速度前馈补偿

的 AMBs⁃柔性转子系统主要包括两部分：一部分是

基于转子位移的主控制器反馈回路，另一部分是基

于基础加速度前馈控制器的前馈通路。在主控制器

的作用下，转子系统保持稳定，并具有一定的振动抑

制能力，但由于在主控制器的设计过程中未考虑基

础摆动的作用，因此对基础摆动引起的转子振动，其

抑制能力有限。在原有的主控制器反馈回路的基础

上，增加前馈通路，在前馈控制器设计过程中重点考

虑基础摆动的影响，以对基础摆动引起的转子振动

进行更有效地抑制。

假设转子仅受到基础摆动激励，通过加速度传

感器可以获得基础摆动的加速度 ω̇xB，ω̇ yB 和 ω̇ zB，通

过积分可获得对应的角速度项，通过键相传感器可

获得转子转速 Ω。根据基础摆动角加速度、角速度、

转速和结构参数，可以求得各单元由基础摆动引起

的附加载荷向量，经过组装，即可得到式（4）中基础

摆动载荷向量 Fma。

基于基础加速度前馈补偿的 AMBs⁃柔性转子

系统振动控制算法原理为：在各个采样时刻 k，根据

转子的动力学模型、基础加速度、基础速度以及转子

转速，求解一个补偿电流 ip，从而使 AMBs 产生一个

补偿力来削弱 t 时刻基础摆动载荷向量 Fma 对转子

的影响。

由式（4）可得，t 时刻由基础摆动载荷向量 Fma

图 2 基础摆动时转轴坐标系与基础坐标系的关系

Fig. 2 The relation between swing axis coordinate and base 
coordinate

图 3 基于基础加速度前馈补偿的 AMBs⁃柔性转子系统振动控制框图

Fig. 3 Vibration control diagram of AMBs⁃flexible rotor system with feedforward compensation based on base acceleration
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引起的转子响应为：

q1 = ( - ω2M+ jωCz + KB + K- K h)-1
Fma （10）

式中  j为虚数单位；Cz = ΩG+ CΒ。

假设 k 时刻，前馈补偿算法得到的 4×1 维电流

向量为 ip，则前馈补偿电磁力为：

F p = K i ip （11）
相应的前馈补偿电磁力造成的转子响应为：

q2 = ( - ω2M+ jωCz + KB + K- K h)-1
F p （12）

定义：

T= ( - ω2M+ jωCz + KB + K- K h)-1
（13）

由于基础摆动通常为低频  ［12，18］，因此式（13）可

简化为：

T≈ (KB + K- K h)-1
（14）

经前馈补偿，基础摆动载荷造成的转子残余响

应为：

e= q1 + q2 = T ( K i ip + Fma ) （15）
如果关注的响应并不是整个转子，而是转子上

容易发生碰磨的位置，如圆盘、AMBs位置等，则：

eg = C ge= C gT ( K i ip + Fma ) （16）
式中  C g 为受关注的响应位置的自由度（以下称目

标节点自由度）的选择矩阵。

为表征前馈补偿控制对基础摆动条件下目标节

点自由度响应的补偿程度，选择目标函数为：

J = 1
2 e

*
geg =

1
2 [C gT (K i ip + Fma) ] ∗[C gT (K i ip + Fma) ] （17）

式中  上标“*”表示矩阵或向量的共轭转置。

令目标函数 J 对前馈补偿电流 ip 的导数为 0，得
到极值条件为：

∂J
∂ip

= (C gTK i )∗C gT (K i ip + Fma)= 0 （18）

求解得：

ip ≈ pinv (P ) K *
i T ∗C *

gC gTFma （19）
式中  P= K *

i T ∗C *
gC gTK i，由于 P矩阵不一定可逆，

此处用伪逆 pinv 来近似求解。式（19）即为基于基

础加速度的前馈补偿电流的数学模型。

又由于：

∂2 J
∂i 2

p
= (C gTK i )∗C gTK i ≥ 0 （20）

因此式（19）是取得极小值的解。

2. 2　补偿电流误差的修正

由式（19）可知，前馈补偿电流 ip 的求解不仅与

基础摆动载荷向量 Fma 相关，还与转子系统的动力

学模型有关。由于加工、装配及测试误差等原因，实

际转子的动力学模型可能与理论模型之间存在误

差，这就导致理论模型求解的前馈补偿电流 ip 与实

际的最佳补偿电流之间存在差异，进而影响补偿效

果。为了解决这个问题，引入修正系数矩阵 β，令：

ip = βpinv (P ) K *
i T ∗C *

gC gTFma （21）
式中  β= diag (β1 β2 ⋯ β2h )，h 为 AMBs 的数

目。对于第 i 个 AMB，β2i - 1 和 β2i 分别对应 O B X B 和

O BY B 方向的补偿电流修正系数。

修正系数矩阵可按照下式迭代求解：

β k = β k - 1 + diag (R 1k R 2k ⋯ R 2hk ) （22）
式中  β k 表示第 k 步的修正系数矩阵；Rmk 表示第 m

（m=1，2，…，2h）通道第 k步的迭代步长。

Rmk 的求解如下式所示：

Rmk = R 0
A mk - A m0

Ec
⋅ f (A mk - A m ( k - 1 )) （23）

式中  R 0 为基准迭代步长；A mk 为第 m 通道第 k 步转

子的振幅；A m0 为第 m 通道基础静止时的转子的振

幅。为了节约计算资源，设置算法收敛阈值 Ec，当

A mk - A m0 小于阈值 Ec 时，即判定迭代结果满足要

求，停止迭代。 f (A mk - A m ( k - 1 ))定义为符号函数，

表达式为：

f (A mk - A m ( k - 1 ))=ì
í
î

-1，
1，

   A mk - A m ( k - 1 ) > 0
A mk - A m ( k - 1 ) ≤ 0

（24）
补偿控制前，首先使转子保持低速旋转，得到基

础静止时转子的振幅 A m0，然后在给定转速下施加

基础摆动，利用式（22）对修正系数矩阵进行迭代

求解。

3　仿真分析

为了验证基于基础加速度的前馈补偿控制对基

础摆动条件下 AMBs⁃转子系统振动的抑制能力，以

图 2 所示的双盘转子系统为例进行仿真分析，仿真

中基础绕横轴 O B X B 方向进行正弦摆动。为简化书

写，定义转子沿 O B X B（O BY B）方向的响应为 X（Y）。

3. 1　转子模型验证

为了使转子的动力学理论模型更贴近实际，对

转子在自由⁃自由状态下的模态进行锤击测试，如图

4 所示；测试时转子两端由橡皮绳悬挂，测得的 FRF
拟合曲线如图 5 所示。

测试及仿真得到的自由⁃自由状态下转子前 3
阶固有频率如表 1 所示。基于试验结果，对转子动

力学模型进行修正，修正后转子的前 3 阶固有频率

与模态试验结果几乎一致，其中第 2 阶固有频率误

差最大，为 3.4%，证明了理论模型的精度。
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3. 2　临界转速分析

假设 AMBs⁃转子系统主控制器采用 PID 控制，

当比例参数 KP=3500，AMBs 电流和位移刚度系数

分别为 120 N/A 和 2×105 N/m 时，得到基础静止条

件下，转子系统的前 3 阶无阻尼临界转速分别为

1417 r/min（刚体平动），1992 r/min（刚体锥动）和

5185 r/min（一阶弯曲），对应的振型如图 6 所示。

与基础平动不同，根据式（4），基础摆动的角速

度会影响转子系统的刚度和阻尼，进而影响转子系

统的临界转速。图 7 给出了基础绕横轴摆动角速度

ωxB 的正弦幅值对转子不平衡响应的影响，由于实际

的基础摆动通常为低频［12，18］，本文假设基础绕横轴

摆动角速度 ωxB 的正弦频率为 5 Hz。不平衡响应曲

线上峰值位置的转速对应了 AMBs⁃转子系统的临

界转速。为了保证响应幅值的量级相同，分析过程

中仅考虑基础摆动对转子系统刚度和阻尼的影响，

忽略对附加载荷向量的影响。

根据图 7，当基础绕横轴正弦摆动角速度的正

弦幅值在 0~30 rad/s 变化时，虽然转子系统临界转

速随幅值的增加呈减小趋势，但数值变化不大。同

样的方法容易得出基础摆动幅值恒定时，转子系统

临界转速几乎不随基础摆动频率发生变化。因此，

为简化分析，本文在分析基础摆动时，忽略基础摆动

对转子系统刚度、阻尼特性的影响。当转子系统的

工作转速在 5185 r/min 以上时即认为是柔性转子。

3. 3　误差修正仿真验证

为了对补偿误差的影响以及修正系数的求解方

法进行验证，以电流刚度误差为例引入补偿误差进

行仿真。令补偿电流计算公式（19）中 AMB⁃A 和

AMB⁃B 的电流刚度系数分别为仿真中的 0.5 倍和

1.5 倍。假定转子系统受到基础绕横轴正弦摆动的

激励，摆动频率为 5 Hz、加速度幅值为 4.5 rad/s2，在

转子转速 3000 r/min 时，对补偿系数迭代求解，迭代

过程如图 8 所示。

根据图 8，最终 AMB⁃A 和 AMB⁃B 各通道的修

正系数分别为 0.5 和 1.5。结合式（19），容易验证误

差修正算法的正确性。令 AMB⁃A 和 AMB⁃B 的电

流刚度系数分别为仿真中的 0.5 倍和 1.5 倍，得到含

误差的电流刚度系数矩阵K ie 为：

K ie = EK i （25）
式中  E为误差系数矩阵，其与 kai/kbi对应位置的元

素分别为 0.5/1.5，其他位置元素为 0。
将式（25）代入式（21）得：

图 4 转子自由⁃自由模态试验

Fig. 4 Modal test of rotor in free⁃free condition

图 5 试验转子 FRF 曲线

Fig. 5 Experimental FRF curve of rotor

表 1 转子自由‑自由状态固有频率

Tab. 1 Natural frequency of rotor in free‑free condition

阶次

1
2
3

模态试验/
Hz
72

147
337

理论模型修正前/
Hz
68

133
315

理论模型修正后/
Hz
72

142
337

图 6 临界转速振型图

Fig. 6 Modal shape of rotor in critical speed

图 7 临界转速随基础摆动正弦幅值变化

Fig. 7 The critical speed varies with the sinusoidal amplitude 
of base swing
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ip = β (ETE )-1
ET pinv (P ) K *

i T ∗C *
gC gTFma （26）

只有当：

β (ETE )-1
ET = I （27）

得到的 ip 为最佳补偿电流。由式（27）解得：

β= pinv éë(ETE )-1
ETù

û= pinv (E-1)= E （28）

式（28）表明，各个 AMB 通道的修正系数等于

该通道对应的误差倍数。对比图 8 的迭代结果，证

明了修正算法的正确性。

为了研究基础摆动对转子振动的影响，分析得

到基础静止和摆动条件下转子系统以 20 rad/s2加速

率加速时的响应如图 9 所示。

对比基础静止和基础摆动的转子系统加速响

应，可知在包括一阶弯曲临界转速的转速范围内，基

础摆动使转子系统的振幅增加，尤其是沿垂直于摆

动轴的 Y 向振幅显著增加，如在 AMB⁃B 位置，增加

了约 0.1 mm，尤其在 1000 r/min 以内的低转速段，

转子振幅增加了近 37 倍。转子系统沿 X 向振幅的

增加由基础摆动角速度 ωxB 与转子转速 Ω 形成的附

加陀螺力矩引起，因此随着转子转速的升高，转子沿

平行于摆动轴的 X 向振幅的增加量也逐渐增大。根

据上述结果，为了保证转子的安全运行，必须对基础

摆动带来的转子振动进行抑制。

为了验证模型误差以及修正系数对补偿效果的

影响，对基础摆动条件下转子系统的振动分别进行

了含建模误差补偿和修正建模误差补偿，得到转子

系统以 20 rad/s2 加速率加速时的响应曲线如图 10
所示。对比图 9 中基础摆动结果和图 10 中修正误差

补偿结果可知，在包含一阶弯曲临界转速的转速范

围内，基于基础加速度的前馈补偿控制对基础摆动

引起的转子振动有很好的抑制作用。前馈补偿后，

转子系统的振幅几乎和基础静止时的振幅相当。

对比图 10 中的结果可知，建模误差会影响基础

加 速 度 前 馈 补 偿 的 效 果 ，具 体 表 现 为 ：补 偿 后

AMB⁃A 位置处的转子振动幅值与基础摆动未补偿

时几乎相同。根据图 11（a）中的放大图可知，补偿

后转子的振动与未补偿时的相位相反，此时对基础

摆动的抑制表现为“过补偿”。补偿后 AMB⁃B 位置

处转子的振动幅值虽有明显下降，但仍大于修正建

模误差后的补偿结果。根据图 11（b）可知，补偿后

转子的响应与未补偿时的相位相同，幅值减小，此时

对基础摆动的抑制表现为“欠补偿”。因此，在实际

使用补偿算法时，建模误差会影响补偿电流对转子

振动的抑制作用，因此为了保证补偿效果，必须首先

对补偿电流进行修正。

3. 4　轴心轨迹仿真

为了研究基础摆动及补偿算法对转子系统不同

转速下轴心运动轨迹的影响，图 12 为转子在悬浮非

旋转、3000 r/min 亚临界及 6000 r/min 超临界工况

下，两个 AMBs位置处转子的轴心运动轨迹。

悬浮非旋转状态时，在施加前馈补偿控制前，转

子仅承受基础正弦摆动加速度引起的载荷，基础摆

动使转子轴心运动轨迹变为沿垂直于摆动轴方向

（Y 向）的直线，且直线的长度正比于基础摆动的加

速度幅值。施加前馈补偿控制后，轴心运动轨迹恢

复为一个点。

无论是在亚临界还是超临界转速区，施加前馈

补偿控制前，基础正弦摆动使转子的轴心运动轨迹

图 8 修正系数迭代过程

Fig. 8 Modified coefficient iterative

图 9 基础静止和基础摆动条件下转子加速响应

Fig. 9 Rotor run⁃up response with and without base swing
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由标准的圆形变为一系列拟圆形，轴心运动轨迹沿

垂直摆动轴线的 Y 方向显著移动，沿平行摆动轴线

的 X 向略有扩散。前馈补偿控制后，轴心运动轨迹

又恢复到与基础静止时近似的圆形，基础摆动激励

的影响被大幅度抑制。

4　试验结果与分析

在图 13 所示的试验平台上，进行基础加速度前

馈补偿的 AMBs⁃柔性转子系统振动控制试验。

试验转子的结构如图 2 所示，转子由电机拖动，

电机与转子之间用柔性连轴器连接，电机的转速通

过变频器进行控制。安装在轴承座侧面端盖上的电

涡流传感器用来测量 AMBs 处转子的位移。由于

电涡流传感器非常靠近 AMBs，可近似等效为同位

图 11 基 础 摆 动 和 含 误 差 补 偿 条 件 下 转 子 加 速 响 应

3700 r/min 附近放大图（蓝：基础摆动未补偿；红：含

误差补偿）

Fig. 11 Magnified plot of rotor run⁃up response near 
3700 r/min without compensation（blue） and with 
error compensation（red） under base swing

图 12 基础摆动时转子轴心运动轨迹（蓝：基础摆动未补偿；

红：基础摆动补偿；黑：基础静止）

Fig. 12 Motion trajectory of rotor axis orbit under base swing
（blue： without compensation； red： with compensa⁃
tion；black： base stationary）

图 13 基础运动 AMBs⁃柔性转子系统试验平台

Fig. 13 Test platform of AMBs⁃flexible rotor system with 
base excitation

图 10 含误差补偿和修正误差补偿条件下转子加速响应

Fig. 10 Rotor run⁃up response under compensation with and 
without error
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系 统 。 AMBs 的 控 制 系 统 包 括 功 率 放 大 器 及

dSPACE 测控平台。AMBs 及驱动电机等都固定在

刚性的基础平板上。

为了实现基础激励，将转子系统的刚性基础平

板由 4 个弹簧悬挂在铝合金框架上，使整个转子系

统试验平台悬空。基础平板下方固定有激振器，通

过传力杆与基础平板固连，以实现对基础的激振。

激振器的驱动电流由独立的功率放大器提供，驱动

信号由信号发生器输入到功率放大器。在 2 个轴承

座位置的基础平板上安装加速度传感器，刚性基础

摆动的角加速度由下式求解：

Accangular = Acc1 - Acc2

Lc
（29）

式中  Acc1 和 Acc2 分别为 2 个加速度传感器的测量

值；Lc 为 2 个加速度传感器之间的距离。

基础摆动的角速度由角加速度积分得到，转子

转速由键相传感器测得。采集的基础角加速度、角

速度以及转子转速实时传输到 dSPACE，以实现前

馈补偿控制。

在转子系统悬空状态下，对转子系统基础平板

的模态进行测试，得到基础沿竖直方向的刚体平动

振型的频率为 5 Hz，绕基础横向刚体俯仰振型的频

率为 5.7 Hz。图 14 为测量得到的基础平板刚体模

态振型。

为了实现 AMBs⁃转子系统基础的摆动，让激振

器激发基础绕横轴的纯模态振动。为了避免共振使

基础振幅变得很大，进而破坏试验台，让激振频率偏

离 5.7 Hz 一定距离。经现场调试，当激振频率为

5.4 Hz时，2个加速度传感器测得的加速度如图 15（a）
所示，基础摆动角加速度如图 15（b）所示。此时基

础摆动的轴线与理论模型的基础坐标轴 O B X B 重

合，可认为基础做纯摆动。因此，本文试验在激振频

率为 5.4 Hz的条件下进行。

试 验 转 子 转 速 为 3000 r/min 时 ，迭 代 得 到

AMB⁃A 和 AMB⁃B 的 X（Y）向补偿电流修正系数分

别为 0.7（0.9）和 1.0（0.9）。

4. 1　悬浮不旋转及恒定转速条件下的试验

转子悬浮不旋转状态下，使基础进行如图 15 所

示的正弦摆动，测量得到基础摆动前、后以及前馈补

偿前、后沿垂直于摆动轴方向（Y 向）的转子振动响

应曲线如图 16 所示。基础摆动前，转子的振动很

小，约为 0.005 mm，主要为噪声信号；基础摆动后，

AMB⁃A 和 AMB⁃B 位 置 转 子 的 振 幅 分 别 增 大 到

0.06 和 0.13 mm，分别增大了 12 倍及 26 倍。开启前

馈补偿控制后， AMB⁃A 和 AMB⁃B 处转子的振幅迅

速 减 小 至 0.017 和 0.02 mm，分 别 降 低 了 72% 和

85%。表明转子悬浮不旋转时，基础摆动会明显地

增大转子在垂直于摆动方向（Y 向）上的振动，基础

加速度前馈补偿控制能够有效抑制基础摆动引起的

振动。

图 17 为转子悬浮、亚临界（2000 r/min）和超临

界（6000 r/min）工况下 AMBs 处的轴心运动轨迹。

图中的圆为转子与保护轴承间的间隙圆。

图 17 中转子轴心运动轨迹的变化规律与图 12
中的理论分析结论一致，即基础摆动激励使悬浮转

子的轴心运动轨迹在垂直于摆动轴的方向上由点变

为线；采用了基于加速度的前馈补偿算法后，转子的

轴心运动轨迹又近似恢复为一个点。无论是在亚临

图 14 测试所得基础刚体模态振型

Fig. 14 Base rigid body mode shape acquired by modal test

图 15 试验时基础摆动的加速度

Fig. 15 Acceleration of the base swing during the experiment

图16 悬浮不旋转状态转子在垂直于基础摆动方向上的响应

Fig. 16 The rotor response perpendicular to the swing 
direction under the suspended condition
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界转速区还是在超临界转速区，基础摆动使转子轴

心运动轨迹由圆形变为一系列圆心沿垂直于摆动轴

方向移动的拟圆形，振动的幅值沿垂直于摆动轴的

Y 向剧烈增加，但在平行于摆动轴的 X 向变化不太

明显。前馈补偿控制后，轴心运动轨迹几乎又恢复

至与基础静止时相同的状态，基础摆动的影响被大

幅度抑制。

4. 2　转子加速响应试验

为 了 研 究 基 础 摆 动 对 加 速 运 行 过 程 中

AMBs⁃转子系统响应的影响，以及本文前馈补偿算

法对加速运行过程中转子振动的抑制效果，分别进

行了基础静止、基础摆动未补偿和基础摆动补偿三

种工况下的转子加速运行试验。

在补偿前、后的 2 次转子加速运行试验中，基础

角加速度的时间历程如图 18 所示。可见，在基础摆

动补偿前、后的 2 次试验中，虽然基础加速度略有差

异，但其幅值在整体上基本相同，因此可近似认为补

偿前、后的 2 次试验是在同一基础摆动条件下进

行的。

图 19 为转子 AMBs 位置沿平行于基础摆动轴

方向（X 向）的加速响应曲线。

可见，基础摆动条件下，AMB⁃A 及 AMB⁃B 处

转子振幅增加量随转速的升高而逐渐增大。这与

图 9 中的仿真结论相吻合，即基础绕横向摆动时，附

加陀螺力矩造成转子沿平行于摆动轴方向上的振动

增加，转速越高则附加陀螺力矩越大，振动增大就越

明显。施加前馈补偿后，转子 X 向振动减小至与基

础静止时相近的状态。

由于摆动速度引起的附加陀螺力矩较小，而摆

动加速度引起的附加惯性载荷相对较大，因此试验

转子的振动主要集中在垂直于摆动轴方向（Y 向）。

图 20 为转子竖直方向的加速响应曲线。可见，在基

础摆动作用下，AMB⁃A、AMB⁃B、盘 A 和盘 B 位置

图 17 恒定转速下转子轴心运动轨迹（蓝：基础摆动未补偿；

红：基础摆动补偿；黑：基础静止）

Fig. 17 Motion trajectory of rotor axis at constant speeds
（blue： without compensation； red： with compen⁃
sation；black： base stationary）

图 18 补偿前、后转子加速运行过程中基础加速度的变化

Fig. 18 The difference of base acceleration before and after 
compensation during rotor run⁃up

图 19 转子 AMBs位置横向加速响应（蓝：基础摆动未补偿；

红：基础摆动补偿；黑：基础静止）

Fig. 19 Horizontal response of rotor in AMBs position 
during run⁃up（blue： without compensation； red： 
with compensation；black： base stationary）
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处转子的振动幅值在全转速范围内均明显增大，分

别增加了约 0.052，0.127，0.064 和 0.091 mm。其中

在最大振动幅值转速处，各位置的幅值相对增加了

64%，126%，78% 和 103%。施加前馈补偿控制后，

转子各位置的振动均得到了有效控制，振幅与基础

静止时接近，验证了基础加速度前馈补偿算法的有

效性。

5　结  论

（1）基础摆动产生的附加陀螺力矩使沿摆动方

向的转子振动有所增大，产生的附加惯性载荷使垂

直于摆动方向的转子振动剧烈增大。悬浮不旋转

时，基础摆动使转子轴心运动轨迹由点变为线；旋转

时，基础摆动使转子轴心由中心在原点的封闭轨迹

变为一系列中心沿垂直于摆动方向移动的轨迹，转

子在该方向上的振动急剧增大。

（2）基于基础加速度的前馈补偿控制依赖于转

子系统的动力学模型，建模误差会使算法的补偿效

果减弱。因此在实际使用中，为了保证补偿算法的

有效性，必须首先对补偿电流进行修正。

（3） 在基础正弦摆动条件下，本文的前馈补偿

算法能在包括转子一阶弯曲临界转速的转速范围内

大幅度抑制基础摆动对 AMBs⁃柔性转子系统的影

响，验证了本文补偿算法的有效性。
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Vibration suppression of active magnetic bearing‑flexible rotor system 
based on acceleration feedforward under base swing

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

Abstract: Base swing will bring additional gyroscopic moment and inertia load to the rotating machinery， affecting the vibration 
and stability of the rotor system and even endangering the rotor operation. In order to effectively control the vibration of the active 
magnetic bearing （AMB）-flexible rotor system under the base swing， a base acceleration feedforward algorithm is proposed in this 
paper. With the dynamic model and the parameters of the base swing， the optimal compensation current to suppress the vibration 
can be directly obtained by the proposed algorithm. Because of no iteration and simple structure， the algorithm has strong rapidity 
and practicality. Furtherly， to eliminate the influence of modeling error on the compensation performance， a method to correct com ⁃
pensating current is suggested. After that， the influence of the proposed algorithm on the rotor vibration in the spin speed range in⁃
cluding the first bending critical speed is simulated. Finally， on the test platform， the effectiveness of the algorithm was verified 
when rotor in suspension without spin， constant speed and acceleration under the base swing. The theoretical and experimental re⁃
sults agree that the vibration perpendicular to the swing axis increases obviously due to the inertia load. The additional gyroscopic 
moment increases the vibration along the swing axis， and the rising amplitude grows along with the increase of the rotor spin speed. 
The algorithm proposed can efficiently suppress the rotor vibration under the base swing in the spin speed range including the first 
bending critical speed.

Key words: vibration suppression； active magnetic bearing； base swing； feedforward compensation
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