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基础冲击作用下弹性支撑的电磁轴承‑柔性转子
系统振动特性及瞬态振动主动抑制策略

张 鹏， 祝长生， 李翁衡

（浙江大学电气工程学院， 浙江  杭州  310027）

摘要: 本文将电磁轴承⁃柔性转子系统安装在弹性支撑的基础上，研究了双半正弦波、半正弦波、正弦波、三角波和双

三角波 5 种冲击激励下弹性支撑基础的振动特性，得到了不同冲击激励参数对弹性支撑基础的加速度的影响规律。

为了抑制基础冲击激励条件下弹性支撑的电磁轴承⁃柔性转子系统的振动，提出了一种基于基础加速度的转子系统

瞬态振动补偿控制策略。在设计的电磁轴承⁃柔性转子系统试验平台上，进行了多种冲击激励条件下弹性支撑基础

的振动特性试验，以及安装在弹性支撑基础上的电磁轴承⁃柔性转子系统的瞬态振动抑制试验。结果表明：冲击激

励下，弹性支撑基础的加速度和电磁轴承⁃柔性转子振动均表现出明显的冲击特征，振动的特性随着冲击激励形式

的不同而变化。基于基础加速度的转子系统瞬态振动补偿控制策略能够有效地抑制基础冲击激励对转子振动的

影响。
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引  言

电 磁 轴 承（Active Magnetic Bearings， AMBs）
是一种新型的转子支承，除了支撑转子外，作为一种

特性可控的执行器，还能够对转子在不同激励条件

下的振动进行有效的控制。

目前对 AMBs⁃转子系统振动主动控制的研究

主要是针对稳定的激励状态，如同步不平衡激励、多

频激励等。但随着 AMBs 的普及性应用，支撑在

AMBs 上的一些旋转机械在工作过程中可能会受到

周围环境的影响，如冲击、地震等，从而影响到系统

的可靠性。冲击是一种剧烈变化的瞬态激励，使转

子系统的振动瞬间增大［1⁃2］。由于 AMBs 能够给转

子提供的刚度较小，因此受到冲击后，转子的瞬态振

动可能会导致转子与备用轴承之间发生碰撞，危害

转子系统的安全。为了保证 AMBs⁃转子系统在冲

击环境下仍然具有良好的特性，有必要对冲击激励

作用下 AMBs⁃转子系统的振动特性开展研究，以便

事先采取必要的措施。

转子受到的基础冲击激励可分为两类，一类是

基础与转子系统整体做冲击运动，从而使转子承受

惯性冲击激励，如地震造成的冲击或在振动台上进

行的基础冲击试验［3］。这类基础冲击通常无法精确

获得冲击激励力，也无法获得基础的力学模型，所以

只能将转子系统承受的冲击激励用基础的运动参数

来描述。另一类是基础受到冲击作用后产生冲击响

应，基础的冲击响应使转子系统承受额外的载荷，如

爆炸对舰船的冲击。第一类基础冲击是基于基础响

应已知的情况，第二类基础冲击是基于基础所受载

荷已知而响应未知的情况，因此，第一类基础冲击可

以看作是第二类基础冲击的简化。

实际工程中的冲击激励是十分复杂的，为了进

行理论分析，通常都会对其进行简化。如海军设备

抗冲击标准［4］主要将冲击激励简化为双半正弦波、

半正弦波、正弦波、三角波和双三角波等。其中，半

正弦波和双三角波最常用。LEE 等［5］将滚动轴承支

承的转子系统固定在振动台上，研究了半正弦冲击

激励下转子系统的响应。之后，LEE 等［6］又建立了基

础⁃轴承⁃转子系统的动力学模型，研究了基础半正弦

冲击下转子相对于基础的瞬态振动。WANG 等［7］和

贺少华等［8］将爆炸对舰船的冲击激励简化为双三角

波，分别研究了舰船抗冲击性能的优化以及冲击激

励下舰船的响应。

针对基础冲击激励条件下转子系统动力学的研

究，目前大多集中于基础冲击激励对转子响应的影
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响，研究对象主要为机械轴承支承的转子系统［9⁃11］。

对于基础冲击激励条件下 AMBs⁃转子系统的研究还

相对较少。ZHU［12］对 AMBs⁃刚性转子系统在基础锤

击激励下的性能进行了测试，发现一般控制器的抗

冲击能力非常有限，大的基础冲击会导致转子与定

子之间发生碰摩。 SU 等［13］建立了 AMBs⁃保护轴

承⁃转子系统模型，研究了梯形波、三角波等冲击激励

作用下转子系统与保护轴承间的非线性行为。鲜有

关于基础冲击激励如何影响弹性支撑的 AMBs⁃转子

系统的振动特性以及如何有效抑制基础冲击激励的

影响的报道。

本文将 AMBs⁃转子系统安装在弹性支撑的基

础 上 ，首 先 建 立 了 冲 击 激 励 条 件 下 弹 性 支 撑 的

AMBs⁃柔性转子系统动力学方程。然后，对比分析

了双半正弦波、半正弦波、正弦波、三角波和双三角

波冲击激励下弹性支撑基础的加速度响应，研究了

冲击幅值和持续时间等参数对基础加速度响应的影

响。针对基础冲击激励条件下传统 PID 控制对

AMBs⁃转子系统振动抑制能力有限的问题，设计了

一种基于基础加速度的瞬态振动补偿控制策略。最

后，在搭建的弹性支撑的 AMBs⁃柔性转子系统试验

平台上，进行了多种冲击激励条件下弹性支撑基础

的振动特性试验，以及 AMBs⁃柔性转子系统的瞬态

振动抑制试验，对理论分析的正确性以及所提控制

策略的有效性进行了验证。

1　基础冲击激励条件下弹性支撑的

AMBs‑柔性转子系统的动力学模型

图 1 为 基 础 冲 击 激 励 条 件 下 弹 性 支 撑 的

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 支承在基础上，基础

由 4 个弹簧⁃阻尼支点支承在地面上，基础下方与激

振器传力杆固连，以对基础施加冲击激励。

假设基础为刚体，为了便于描述转子的运动，使

用了 3 套坐标系。其中：

（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。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，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。在用有限元对转子进行离散

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，基础在激振器产

生的冲击激励作用下带动转子进行运动，使转子系

统承受额外的载荷，从而对转子的振动产生影响。

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，转子基础沿

O B X B，O BY B 及 O B ZB 的平动速度为 vxB，vyB 和 vzB，转

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转动位移和

速度在局部坐标系 O Si X SiY Si ZSi 中描述。

本 文 将 基 础 冲 击 激 励 条 件 下 弹 性 支 撑 的

AMBs⁃柔性转子系统的建模分为两部分，一部分是

基础激励条件下 AMBs⁃柔性转子系统的动力学建

模，另一部分是冲击激励作用下弹性支撑基础的动

力学建模。

1. 1　基础激励条件下 AMBs‑柔性转子系统的

动力学建模

采用有限元法将转子离散为 N 个节点，每个节

点包含 4 个自由度。转子轴段采用考虑截面惯性及

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。

利 用 Lagrange 方 程 建 立 基 础 激 励 条 件 下

AMBs⁃柔性转子系统的动力学方程为［14］：

图 1 基础冲击激励条件下弹性支撑的 AMBs-柔性转子系

统模型

Fig. 1 Model of AMBs⁃flexible rotor system with elastic 
support under base shock excitation
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Mq̈+( ΩG+ CΒ ) q̇+( K+ KΒ ) q=
            F ub + Fma + FG + F bearing （1）

式中  M，G，K分别为 4N×4N 维质量矩阵、陀螺矩

阵和刚度矩阵；Ω 为转子转速；CB 和 KB 分别为基础

转动激励引起的 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；Fma 为 4N×1 维基础激励载荷向

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。

AMBs 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 （2）
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 （3）

对于图 1 所示的 AMBs⁃柔性转子系统，假设

AMBs 分别在第 a 个节点和第 b 个节点处，设 kah 和

kbh 分别为 AMB⁃A 和 AMB⁃B 的位移⁃刚度系数，则

矩阵K h 为：

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

（4a）
式中  kah 位置在矩阵K h 的第 4a-3 行、第 4a-2 行，

kbh 位置在第 4b−3 行、第 4b−2 行对角线处，其余元

素均为 0。
同理，令 kai 和 kbi 分别为 AMB⁃A 和 AMB⁃B 的

电流⁃刚度系数，则矩阵K i 为：

K i =
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其中，省略号处元素均为 0。
对应的控制电流向量 ic 为：

ic =[ icxa icya icxb icyb ]T （4c）
式中  icmn ( m = x，y；n = a，b ) 表示 AMB‑n 轴承的

m 自由度对应的控制电流。

式（3）中基础转动激励引起的转子附加矩阵以

及激励载荷向量可表示为［14］：

CB = ωzBCBs （5a）

KΒ = ω 2
zBKB1 + ω 2

xBKB2 + ω 2
yBKB3 + ωxB ωyBKB4 +

            ΩωzBKB5 + ω̇ zBKB6 + Ω̇KB7 （5b）
Fma = v̇xB f1 + v̇yB f2 + ω̇xB f3 + ω̇ yB f4 + ωxB ωzB f5 +
            ωyB ωzB f6 + vxB ωzB f7 + vyB ωzB f8 + vzB ωxB f9 +
            vzB ωyB f10 + ΩωxB f11 + ΩωyB f12 （5c）
式中  CBs 及 KBi（i = 1，2，⋯，7）为与转子结构相关

的 4N×4N 维矩阵； f j（j = 1，2，⋯，12）为与转子结

构 相 关 的 4N×1 维 向 量 ，具 体 形 式 可 见 参 考 文

献［9，14］。

1. 2　冲击激励作用下弹性支撑基础的动力学模型

假设基础的冲击是在基础沿 O 0Y 0 轴线的平动

自由度 Y base 方向，则根据图 1，基础的运动微分方程

可表示为：

m bŸ base = -( k1Y base + c1Ẏ base )-( k2Y base + c2Ẏ base )-
                   ( kah qra + kai icya )-( kbh qrb + kbi icyb )+ Fδ （6）
式中  m b 为基础的总质量；k1（k2）和 c1（c2）为基础左

端（右端）弹性支撑的刚度和阻尼系数；qra/qrb 为转

子在 AMB⁃A/⁃B 位置沿 O BY B 方向相对于基础的位

移，为式（3）中 q向量的对应 AMBs 自由度的元素；

Fδ 为基础受到的冲击激励力。

如果基础只有沿 O 0Y 0 轴线的平动自由度 Y base

方向的运动，则基础运动的加速度为 Ÿ base，即有

v̇yB = Ÿ base，沿 O BY B 的冲击载荷作用下，式（5）可简

化为：

CB = 0， KB = 0， Fma = v̇yB f2 = Ÿ base f2 （7）
联立式（3）~（6），即为弹性支撑的 AMBs⁃柔性

转子系统的动力学方程。

式（3）和（6）中均含有 AMBs 的控制力项，表明

了转子与基础之间通过 AMBs相互影响。

2　冲击激励条件下弹性支撑基础的

瞬态振动加速度特性

冲击激励作用于图 1 所示系统时，弹性支撑基

础会产生振动加速度。假设 AMBs⁃柔性转子系统

处于稳定悬浮状态，AMBs 采用 PID 控制，转子结构

参数见文献［15］，其中转子质量为 17 kg，基础及控

制参数如表 1 所示。

表 1 基础及控制参数

Tab. 1 Parameters of base and controller

基础参数

基础质量 mb/kg
基础支点弹簧刚度/(N⋅m-1)
基础支点阻尼/(N⋅s⋅m-1)

数值

223
5.25×104

50

控制参数

KP

KI

KD

数值

3500
1000
6.5
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2. 1　冲击激励类型对弹性支撑基础瞬态加速度的

影响

图 2 为常见的基础冲击激励的类型，包括半正

弦波、三角波、双半正弦波、正弦波以及双三角波。

为了保证激励的幅值相同，令半正弦波、双半正弦波

和三角波的峰值与正弦波、双三角波的峰峰值相等，

均为 Ae；为了保证激励的周期相同，令各个波的持

续时间相同。

图 3 为转子静态稳定悬浮时，不同形式冲击激

励作用下弹性支撑基础的瞬态加速度时间历程。

由图 3 可见，半正弦波、正弦波、三角波和双三

角波冲击激励作用下，基础的加速度响应突然增

大，然后振荡衰减，呈现明显的冲击特征。其中，半

正弦波和正弦波引起的冲击响应大于三角波和双

三角波激励下的响应，表明同等幅值和持续时间的

半正弦波/正弦波对基础的影响更大。正弦波（双

三角波）比半正弦波（三角波）多了一个反向加载的

过程，但弹性支撑基础的加速度响应并无显著差

别，正弦波（双三角波）冲击下的基础加速度响应仅

仅略大于半正弦波（三角波）激励下的基础加速度

响应。根据图 3（b），随着时间的推移，半正弦波、

正弦波、三角波和双三角波冲击激励作用下弹性支

撑基础的加速度幅值基本一致，表明系统的镇定时

间基本相同。

双半正弦波冲击激励下，弹性支撑基础瞬间响

应一个正向脉冲加速度和一个反向脉冲加速度，之

后响应瞬间减小，接着缓慢振荡衰减。与同等幅值

和持续时间的其他冲击载荷相比，双半正弦波冲击

激励使弹性支撑基础的加速度幅值整体更小，但变

化更剧烈。

2. 2　冲击激励持续时间对弹性支撑基础瞬态

加速度的影响

冲击激励的持续时间是一个重要的参数，决

定了各个响应波形的周期以及激励对弹性支撑基

础的作用时间。由 2.1 节可知半正弦波和正弦波

冲击对弹性支撑基础的影响最大，而半正弦波是

最常见的冲击载荷类型，因此本节利用半正弦波

冲击激励分析冲击持续时间对弹性支撑基础加速

度的影响。

由表 1 的数据可以确定出弹性支撑集成的平动

固有频率为 f0=4.7 Hz，分别令半正弦波的持续时间

换算为×0.3f0，×0.5f0，×1f0，×2f0，×3f0，得到弹性

支撑基础的冲击加速度包络线如图 4 所示。可见，

当冲击载荷持续时间（频率）越接近系统的固有频率

时，弹性支撑基础的冲击加速度幅值越大。随着时

间的推移，各工况下弹性支撑基础的冲击加速度几

乎同时衰减到 0。

2. 3　冲击激励幅值对弹性支撑基础瞬态加速度的

影响

为了研究冲击激励幅值对弹性支撑基础振动的

影响，针对半正弦冲击载荷，得到不同冲击载荷幅值

条件下弹性支撑基础的冲击加速度包络线如图 5 所

示。可见，基础冲击加速度的峰值随冲击激励幅值

的增加呈线性增加，且各激励幅值下加速度的包络

线形状相近。

图 2 冲击激励类型

Fig. 2 Types of shock excitation

图 3 不同冲击激励下弹性支撑基础的加速度

Fig. 3 Acceleration of elastic supported base under different 
base shock excitations

图 4 不同持续时间的半正弦冲击作用下弹性支撑基础的冲

击加速度响应包络线

Fig. 4 Acceleration envelopes of elastic supported base 
under half⁃sine shocks with different durations
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2. 4　转子不平衡激励对弹性支撑基础瞬态加速度

的影响

为了分析转子不平衡激励对弹性支撑系统的影

响，图 6 给出了 0~6000 r/min 转速范围内弹性支撑

基础的加速度变化。其中盘 A/盘 B 的基准不平衡

量为同相 1 g·cm/5 g·cm，计算中的不平衡量分别为

基准不平衡量（me）的 1，5 和 10 倍。图 7 为不同基础

支承和不同不平衡量条件下，转子相对于基础的振

动响应曲线。

由图 6 和 7 可得，转子不平衡对弹性支撑系统振

动的影响随着不平衡量的增大而线性增大，且在转

子平动临界转速和一阶弯曲临界转速位置影响显

著。当不平衡量为 5 倍基准不平衡量时，弹性支撑

基础的加速度最大仅为 0.3 m/s2，因此当转子平衡

精度较高时，可以忽略转子不平衡对弹性支撑基础

的影响。

转子相对于基础的振动幅值随不平衡量的增大

而线性增大。与基础固定状态相比，基础弹簧支承

状态下转子相对于基础的振动在临界转速附近，尤

其是一阶弯曲临界转速附近略有下降，但振动幅值

在整体上仍然和基础固定状态下相当，说明基础的

支承状态对转子系统的不平衡响应影响较小。

3　基于基础加速度的转子系统瞬态

振动补偿控制

冲击激励作用下，基础带动 AMBs⁃柔性转子系

统产生瞬时的加速度，使 AMBs⁃柔性转子系统相对

于基础的振动瞬间增大［1］，可能导致转子与备用轴

承之间出现碰撞，不利于转子的安全运行。为了减

小冲击激励对 AMBs⁃柔性转子系统瞬态振动的影

响，控制器必须对这种瞬态振动有足够快的反应和

有效的控制。基于此，本节设计了一种基于基础加

速度的转子系统瞬态振动前馈补偿控制器。

3. 1　基于基础加速度的瞬态振动前馈补偿控制

算法

控制器，如最常见的 PID 控制器，通常是基于反

馈原理来对 AMBs⁃柔性转子系统的特性进行调节，

即扰动对被控对象已经造成了影响，控制器基于这

些影响进行调节。反馈控制器从原理上决定了扰动

必须对被控对象产生一定的影响，因此，对于这种突

变扰动的抑制能力有限。如若能在线获知扰动的信

息，在扰动作用于转子的同时，对转子施加一个

AMBs控制力，则能够大大降低扰动对转子的影响。

基于上述原理，提出如图 8 所示的基于基础加

速度前馈补偿的 AMBs⁃柔性转子系统瞬态振动控

制策略。主要由两部分组成：一部分是基于转子位

移的主控制器反馈回路，主要用于保持转子系统稳

定，并对扰动的影响具有一定的反馈调节作用；另一

部分是前馈通路，主要用于提前获知基础的冲击扰

动，并产生补偿电流对其进行补偿。

利用加速度传感器可获得基础沿 O BY B 方向的

加速度 Ÿ base。将基础加速度和结构参数代入式（7），

即 可 得 到 冲 击 载 荷 下 转 子 受 到 的 附 加 载 荷

向量 Fma。

由式（3）可得，s 时刻由基础激励载荷 Fma 引起

的转子响应为：

q1 = (-ω2M+ jωCz + KB + K- K h )-1Fma （8）
式中  j 为虚数单位 ；Cz = ΩG+ CΒ；ω 为振动角

频率。

图 6 转子不平衡激励条件下弹性支撑基础的加速度

Fig. 6 Acceleration curve of elastic supported base under 
unbalanced rotor excitation

图 7 不同基础支承和不同不平衡激励条件下转子相对于基

础的振动

Fig. 7 Rotor vibration relative to the base under different 
unbalanced excitations and base supports

图 5 不同幅值的半正弦冲击作用下弹性支撑基础的加速度

包络线

Fig. 5 Acceleration envelopes of elastic supported base under 
half⁃sine shocks with different amplitudes
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假设 s 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 （9）
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 )-1F p  （10）
定义：

T= (-ω2M+ jωCz + KB + K- K h )-1 （11）
实际工程中，转子承受的基础运动激励载荷通

常为低频载荷［16］。进而，式（11）可简化为：

T≈ ( KB + K- K h )-1 （12）
经前馈补偿，基础激励载荷造成的转子残余响

应为：

e= q1 + q2 = T ( K i ip + Fma ) （13）
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 ) （14）
式中  C g 为所关注响应位置的自由度（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激励条件下目标节

点自由度响应的补偿程度，选择目标函数为：

J = 1
2 e

*
geg =

        12 [C gT ( K i ip + Fma )] *[C gT ( K i ip + Fma )] （15）

式中  “*”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 （16）

求解得：

ip ≈ pinv (P ) K *
i T *C *

gC gTFma （17）
其中，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（17）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 （18）

因此式（17）是取得极小值的解。

3. 2　补偿电流误差的修正

由式（17）可知，前馈补偿电流 ip 的求解不仅与

基础运动参数相关，还与转子系统的动力学模型有

关。实际的转子系统，由于加工、装配及测试误差等

原因，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

之间存在误差，进而影响补偿效果。为了解决该问

题，引入修正系数矩阵 β，令：

ip = βpinv (P ) K *
i T *C *

gC gTFma （19）
式中  β= diag ( β1 β2 ⋯ β2c )，c 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。

试验中调节修正系数矩阵的步骤为：

（a）在转子悬浮或低转速条件下，针对各个电流

通道，给定修正系数初值为 1。给基础施加恒定的

正弦激励，获得正弦激励下的转子响应。

（b）试探性改变修正系数，得到此时正弦激励下

转子的响应，并与前一修正系数下的结果对比。若

响应幅值减小则继续沿该方向调节修正系数，否则

反向调节。重复该步骤直至基础冲击激励下转子响

应达到最小。

4　试验结果与分析

为了验证冲击激励下弹性支撑基础的加速度特

性，以及基于基础加速度的瞬态振动前馈补偿算法

的有效性，在图 9 所示的试验平台上，进行了冲击激

励条件下弹性支撑基础的振动特性试验及转子瞬态

振动控制试验。

图 8 基于基础加速度前馈补偿的 AMBs⁃柔性转子系统瞬

态振动控制框图

Fig. 8 Diagram of transient vibration control of AMBs⁃flexible 
rotor system with base acceleration feedforward 
compensation

图 9 弹性支撑的 AMBs⁃柔性转子系统试验平台

Fig. 9 Test platform of AMBs⁃flexible rotor system under 
elastic support
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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实现弹性支撑状态。

AMBs 及驱动电机等都固定在刚性基础平板上。弹

性支撑的基础平板和 AMBs 转子系统共同组成弹

性支撑系统。试验平台的基础参数如表 1 所示，转

子参数见文献［15］。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。刚性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，通过调节

激振器功放的增益，来改变激振器的输出幅值，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，分别安装了

两个 ICP 型加速度传感器来采集基础的加速度。在

轴承座侧面端盖上安装有电涡流传感器，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 系 统 。 试 验 中 采 用

dSPACE （DS1103）作为控制器，采集的基础加速度

和转子位移实时地传输到 dSPACE，以实现对转子

系统振动的主动控制。

将弹性支撑的基础以及基础上的转子系统合称

为弹性支撑系统，对整个弹性支撑系统进行模态测

试，图 10（a）为得到的基础沿竖直方向的刚体平动

振型，对应的频率为 5 Hz。由于激振器输出功率有

限，根据 2.2 节的分析结果可知，只需要令图 2 中各

脉冲的持续时间均为 0.2 s，就能够激发弹性支撑基

础纯刚体平动模态的振动。图 10（b）为半正弦冲击

下，底板 2 个轴承座附近的基础加速度的时间历程，

可见 2 个轴承座附近的基础加速度几乎一样，此时

基础呈现出显著的平动冲击特征。

4. 1　冲击激励下基础的瞬态加速度特性

调节激振器的功放增益至×1，×1.5，×2 三挡，

分别对应激振器的不同输出，得到图 2 中各冲击载

荷下基础的加速度响应时间历程如图 11 所示，其峰

值用对应的虚线来表示。

结果表明，冲击激励条件下基础的加速度响应

与图 3 类似，即：双半正弦冲击下基础产生一个明显

的正向脉冲和反向脉冲后，逐渐振荡衰减至 0；半正

弦、正弦、三角以及双三角冲击下，基础的加速度突

然增大然后振荡衰减。在相同的激励幅值和持续时

间下，（半）正弦波激起的基础加速度峰值比双三角

波激起的更大。

冲击激励的幅值越大，基础瞬态加速度的峰值

越大，但不同幅值的冲击激励下，基础瞬态加速度响

应的衰减时间基本相同。

4. 2　冲击激励下 AMBs‑柔性转子系统在静态悬浮

时的瞬态振动特性

图 12 给出了 AMBs⁃柔性转子系统处于静态悬

浮状态时，在图 11（a）的双半正弦基础冲击激励下，

前馈补偿前后转子相对于基础的瞬态振动响应时间

历程。图 12 中标题×L/P 表示功放增益为×L 挡时

转子上 P 位置的响应。

前馈补偿前，基础冲击激励下转子的瞬态响应

有一个明显正向脉冲和反向脉冲，与基础的加速度

冲击响应一致。整个转子相对于基础的瞬态振动

随着冲击激励幅值的增大而增大，且基本呈线性变

化。转子 AMB⁃A 端由于联轴器与电机相连，在联

轴器的约束下该端的振动较 AMB⁃B 端的振动小。

前馈补偿后，基础冲击激励下转子的瞬态响应被大

幅抑制，且 AMBs 位置的抑制效果要优于盘位置。

图 13 为在图 11 中半正弦、正弦、三角、双三角冲

图 10 模态及半正弦冲击试验测试结果

Fig. 10 Results of modal test and half⁃sine shock test

图 11 冲击激励下基础的加速度响应试验结果（橙色：增

益×1，红色：增益×1. 5，蓝色：增益×2）
Fig. 11 Test results of base acceleration response under 

shock excitations（orange：gain×1，red：gain×1. 5， 
blue：gain×2）
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击激励的作用下，AMBs⁃柔性转子系统相对于基础

的瞬态振动时间历程。为了节约篇幅，图中仅给出

基础受到 2 倍幅值冲击激励条件下，AMB⁃B 位置

处转子瞬态振动时间历程，其余位置的结果与之

类似。

结果表明，在半正弦、正弦、三角、双三角冲击激

励条件下，转子相对于基础的瞬态振动均呈现突然

增大，然后振荡衰减的特征，且与基础的加速度冲击

响应具有一致性。同等幅值的冲击载荷下，（半）正

弦冲击对转子振动的影响较（双）三角冲击更加明

显。前馈补偿后，冲击激励对 AMBs⁃柔性转子系统

瞬态振动的影响被大幅抑制，转子的瞬态振动时间

历程不再有明显的冲击特征。

4. 3　冲击激励下 AMBs‑柔性转子系统在恒速运行

时的瞬态振动特性

试验转子的一阶弯曲临界转速为 4850 r/min 左

右，为了分析冲击激励对刚性转速区及柔性转速区

转子瞬态振动的影响，分别在转子处于 3000 r/min
和 6000 r/min 时，进行了基础冲击激励试验，冲击激

励如图 11 所示，得到的试验结果如图 14 和 15 所示。

根据图 13，半正弦、正弦、三角、双三角冲击激励作

用下，AMBs⁃柔性转子系统的瞬态振动相似，为节

约篇幅，图 14 和 15 仅给出 2 倍幅值的双半正弦和半

正弦冲击激励条件下转子 AMBs位置的响应。

基础冲击激励条件下，恒速运行时转子相对于

基础的振动是不平衡振动和冲击振动的叠加。在刚

性转速区和柔性转速区，基础冲击激励对转子瞬态

振动的影响规律相同，且与图 11 中的基础加速度响

应具有一致性。前馈补偿前，双半正弦冲击使转子

系统的瞬态响应产生一个正向和反向脉冲，然后迅

速衰减至与不平衡响应相当的幅值。与静态悬浮状

图 13 其他冲击激励下转子相对于基础的振动（蓝色：补偿

前，红色：补偿后）

Fig. 13 Vibration of rotor relative to the base under 
other shock excitations（blue/red： before/after 
compensation）

图 14 双半正弦冲击激励下定常转速转子相对于基础的振

动（蓝色：补偿前，红色：补偿后）

Fig. 14 Vibration of rotor relative to base at constant speed 
under double half⁃sine shock excitation （blue/red： 
before/after compensation）

图 15 半正弦冲击激励下定常转速转子相对于基础的振动

（蓝色：补偿前，红色：补偿后）

Fig. 15 Vibration of rotor relative to base at constant speed 
under half⁃sine shock excitation （blue/red： before/
after compensation）

图 12 双半正弦冲击条件下转子相对于基础的振动（蓝色：

补偿前，红色：补偿后）

Fig. 12 Vibration of rotor relative to the base under double 
half⁃sine shock excitations（blue/red： before/after 
compensation）
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态相比，转子瞬态振动衰减的过程相对不明显。半

正弦冲击使转子响应瞬间增大，然后振荡衰减。前

馈补偿后，基础冲击激励下的转子响应几乎没有明

显变化，说明了所设计的前馈补偿算法能够对恒定

转速工况下转子的瞬态振动进行有效的抑制。

5　结  论

本文分析了半正弦波、三角波、双半正弦波、正

弦波以及双三角波冲击激励条件下，弹性支撑基础

以及弹性支撑的 AMBs⁃柔性转子系统的振动特性。

为了抑制基础冲击激励对 AMBs⁃柔性转子系统瞬

态振动的影响，设计了一种基于基础加速度的瞬态

振动前馈补策略法。通过仿真和试验，得到了如下

结论：

（1）冲击激励下，弹性支撑基础的加速度瞬间增

大，表现出显著的冲击特征。双半正弦波使弹性支

撑基础的加速度瞬间产生一个正向和反向脉冲，然

后振荡衰减；（半）正弦和（双）三角冲击使弹性支撑

基础的加速度瞬间增大，然后振荡衰减，且同等冲击

幅值的情况下，（半）正弦冲击对基础瞬态加速度的

影响较（双）三角冲击更大。

（2）将 弹 性 支 撑 基 础 和 固 定 在 基 础 上 的

AMBs⁃柔性转子系统看作弹性支撑系统，基础冲击

激励的持续时间越接近弹性支撑系统的固有周期，

则冲击激励对系统瞬态振动的影响越大。

（3）冲击激励条件下，AMBs⁃柔性转子系统的

瞬态振动与基础的瞬态加速度具有一致性，呈现出

明显的冲击特征，且瞬态振动的幅值随冲击激励幅

值的增大而增大。

（4）无论在转子静态悬浮状态还是恒速运转状

态，应用基于基础加速度的转子系统瞬态振动前馈

补偿策略后，转子相对于基础的瞬态振动几乎不再

受基础冲击激励的影响，转子响应的冲击特征得到

了有效的抑制，验证了本文所提算法的有效性。
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Vibration characteristics and active control strategy of an active magnetic 
bearing‑flexible rotor system with elastic support under impact load

ZHANG Peng， ZHU Chang‑sheng， LI Weng‑heng
（College of Electrical Engineering， Zhejiang University， Hangzhou 310027，China）

Abstract: Impact load is a common load， but it is also very special. Compared with other persistent loads， impact load has the char⁃
acteristics of short duration and large output energy， leading to the transient vibration which may affect the system’s operation safe⁃
ty. In this paper， the active magnetic bearing （AMB）⁃flexible rotor was installed on an elastically supported base. The vibration 
characteristics of the elastic supported base under five types of impact loads， including double half⁃sine wave， half⁃sine wave， sine 
wave， triangle wave， and double triangle wave， were investigated. The influence of different impact load parameters on the accel⁃
eration of the base was obtained. In order to suppress the rotor vibrations， relative to the base induced by impact loads， a transient 
vibration compensation control strategy based on the base acceleration was derived. The theoretical and experimental results indi⁃
cate that the elastic supported base and the AMBs⁃flexible rotor system installed on it both exhibit obvious impact characteristics un⁃
der impact loads. These impact characteristics vary with different types of impact loads. The effect of base shock excitations on the 
rotor vibration can be effectively suppressed by the proposed algorithm.

Key words: dynamics of rotor； active magnetic bearing；vibration suppression； base shock；feed⁃forward compensation
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