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干摩擦阻尼器转子系统无模型自适应振动控制
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摘要 : 针对采用主动式干摩擦阻尼器对转子系统的振动进行主动控制的问题，提出了一种应用虚拟参考反馈整定

技术优化初参数的无模型自适应控制策略。利用二维干摩擦动力学模型分析了主动式干摩擦阻尼器转子系统的不

平衡响应，设计了与系统响应特性相匹配的振动主动控制策略；采用紧格式的动态线性化模型设计了无模型自适应

控制方法；针对算法初参数选取困难的问题，提出了基于虚拟参考反馈整定的控制器初参数选取方法，讨论了离线

数据生成参数的选取规则。为验证所提控制策略的有效性，以一主动式干摩擦阻尼器双盘柔性转子系统为例进行

了数值仿真。结果表明：所提控制策略仅通过对干摩擦阻尼器进行一次参数离线整定就能够有效地控制转子系统

在过临界转速区的振动；在稳态转速下，控制策略可以仅在振动过大时才产生作用，使转子系统的振动保持在安全

范围内。
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引　言

转子系统是各类旋转机械的关键组成部分，其

振动水平决定了旋转机械能否安全稳定运行。尤其

是当转子系统因叶片丢失、表面结垢、机械结构变形

等因素出现不平衡变化，或是在转子过临界转速区

时，如何对转子系统的振动进行有效控制就成为了

旋转机械转子系统设计的一个主要问题。

近几年，用主动式干摩擦阻尼器（dry friction 
dampers， DFD）控制转子系统的振动得到了越来越

多的关注。相比于被动式 DFD，主动式 DFD 能够

根据转子运行工况的变化自动地改变阻尼器的性能

参数以实现对转子振动的主动控制；同时，主动式

DFD 的耗散特性一定程度上也保证了被控对象的

自稳定性［1］，不会引起被控系统的失稳，具有广阔的

应用前景。王四季等［2］设计了一种电磁式主动弹支

DFD，并进行了转子系统在升/降速过程中振动控

制的相关试验，指出通过在 DFD 摩擦副上施加大小

合适的正压力，转子系统在经过临界转速区时的振

动能够被有效抑制［3］。此外，文献［2］还验证了应用

主动式 DFD 在突变不平衡载荷情形下进行转子振

动控制的可行性。为减小阻尼器的体积，宋明波

等［4］、LIAO 等［5］进一步设计了以压电陶瓷作为执行

机构的主动式 DFD，但这些研究主要关注在 DFD
摩擦副界面上施加恒定的正压力。已有研究表明，

采用变正压力的主动式 DFD 可以使转子系统的振

动得到更有效的控制。如 WU 等［6］在最佳正压力的

基础上通过施加特定阶数的谐波分量以增强 DFD
的减振能力。LIU 等［7］通过在跨临界转速区施加随

模态振幅变化的最佳正压力，有效地降低了转子系

统在过临界连接转速区的振动。然而，上述研究均

未给出这些正压力控制策略的闭环实施方案，因而

尚有一定的局限性。

DFD 产生的摩擦力受摩擦副接触面的运动状

态、正压力、摩擦副材料等因素影响，且存在有预位

移、黏滑转换、非局部记忆等现象［8］，这导致难以基

于模型来设计 DFD 的控制算法，因而采用基于系统

I/O 信号的数据驱动方法［9］来设计 DFD 摩擦副上正

压力的控制策略就成为了一种可行的控制方案。王

四季等［10］先用比例控制实现了弹支局部断裂情况下

转子系统的振动抑制；然后又提出了一种连续增益

调度的 PI 控制方法［11］，其中描述增益调度关系的形

状参数需要人为取定。他们还对比了开 ⁃关控制与

比例控制下转子系统跨临界转速区的不平衡响应，

指出通过合理选择比例系数就能够获得与施加最佳

正压力相近的控制效果，但同样未给出参数的具体

整定方法［12］。
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无模型自适应控制［13］（model free adaptive con⁃
trol，MFAC）是一种数据驱动的控制方法，该方法基

于实时 I/O 数据建立系统当前状态的动态线性化模

型，具有无需系统模型、参数可实时更新等优点，目

前有许多学者对 MFAC 在实际工程应用中的相关

问题开展了研究。邓望权等［14］提出了一种 PI 控制

与 MFAC 相结合的燃气轮机转速控制方法，并采用

遗传算法来获得最优的 MFAC 控制器参数。宋泽

雨等［15］用遗传算法将 MFAC 参数整定简化为步长

参数寻优，以一炼油单元为研究对象说明了整定后

MFAC 的有效性。这些控制器的在线参数整定方

法需要长时间的优化搜索才能获得最佳的初参数，

而以虚拟参考反馈整定技术（virtual reference feed⁃
back tuning，VRFT）为代表的离线参数整定方法则

能够一次完成控制器参数寻优，具有更高的效率。

CAMPI 等［16］将 VRFT 应用到 MFAC 的参数自整定

中，说明了如何选取滤波函数来使得简化后的性能

指标与原指标的极值点一致。金尚泰等［17］研究了用

VRFT 对紧格式 MFAC 进行控制器参数整定的方

法，并给出了时变系统伪偏导初始值的更新公式。

王丹娜［18］在此基础上用 VRFT 对全格式 MFAC 进

行了控制器参数整定，通过仿真算例说明了 VRFT⁃
MFAC 算法的有效性。尽管 MFAC 已经在各应用

领域表现出了良好的控制性能，且引入 VRFT 进行

参数整定后具有不需要系统模型、参数整定可离线

化等优点，但目前该方法在转子系统振动控制中的

应用还鲜有报道。

针对主动式 DFD 转子系统的振动控制问题，本

文设计了基于虚拟参考反馈整定技术的 DFD 摩擦

副上正压力的无模型自适应控制策略。首先，建立

转子系统干摩擦阻尼器的二维运动的动力学模型，

分析主动式 DFD 转子系统响应随阻尼器摩擦副上

正压力的变化规律，提出与系统响应特性相匹配的

振动控制策略。其次，基于紧格式无模型自适应控

制理论，设计 DFD 的正压力控制算法；针对伪偏导

初始估计值选取困难的问题，基于虚拟参考反馈整

定技术设计伪偏导的初值估计方法，并结合 DFD 的

动力学特性讨论离线 I/O 数据生成参数的选取规

则。最后，在一主动式 DFD 双盘转子系统上进行数

值仿真，对所提出的控制策略的有效性进行验证。

1　主动式 DFD转子系统响应特性

1. 1　主动式 DFD的结构

图 1 为主动式 DFD 的结构示意图［19］，其主要由

轴承座、弹性环、固定在弹性环轴颈上的动摩擦片、

固定在可轴向移动铁芯滑块上的静摩擦片、铁芯滑

块、激励线圈、力传感器及限位钢珠等组成。为了减

小 DFD 对弹性环的影响，DFD 的左右结构完全

对称。

在限位钢珠的约束下，铁芯以及静摩擦片的运

动被限制在轴向。当向主动式 DFD 线圈中通入控

制电流时，将在沿铁芯、气隙、定子的路径上形成磁

路。在磁场的作用下，可动铁芯沿轴向挤压静摩擦

片。由于环形气隙均匀，因而在动/静摩擦片接触面

上产生了一个均匀的正压力［19］。转子振动带动动摩

擦片在径向平面上运动，进而使得动/静摩擦片之间

产生相对滑动，在正压力的作用下在径向平面上产

生摩擦力，以消耗转子的振动能量，达到减振的目

的。动/静摩擦片接触面上的正压力随线圈电流而

变化。当线圈电流断开时，铁芯将在复位弹簧的作

用下回到原位，动/静摩擦片分离，此时阻尼器不

工作。

1. 2　主动式 DFD的动力学模型

对于均匀正压力作用下的二维平面摩擦，图 2
所示的弹簧 ⁃库仑摩擦模型能够有效描述接触面上

摩擦力与相对位移的关系［20⁃21］。该模型将动/静摩

擦片间环形接触面的运动用节点 O t 来表示，并将该

节点通过弹簧与库仑摩擦节点 O d 连接。忽略节点

O d 的质量，k 时刻的摩擦力将由节点 O t 与库仑摩擦

节点 O d 的相对位置决定，即

图 1 主动式 DFD 结构示意图

Fig. 1 Structure schematic diagram of the active DFD

图 2 平面运动下的弹簧-库仑摩擦模型

Fig. 2 Spring-Coulumb friction model under planar motion
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F ( k )= - s t [ X t ( k )- X d ( k ) ] （1）
式中　F ( k ) 为 k 时刻的复摩擦力；s t 为弹簧的切向

刚度；X t(k)= x t ( k )+ iy t ( k ) 为 k 时刻节点 O t 的复

位移；X d ( k )= xd ( k )+ iyd ( k )为 k 时刻节点 O d 的复

位移。

由于节点 O d 是被动跟随节点 O t 运动的，X d ( k )
在 k 时刻无法直接得到，因而轨迹跟踪法被广泛应

用于获得点 O d 的运动状态［22］。该方法在每一时刻

通过判定界面接触状态来更新节点 O d 的位移。界

面接触状态的判定条件为：

 s t{ }X t ( k )- X d ( k - 1 )
ì
í
î

ïï
ïï

≤ μN ( k )， 黏滞状态

> μN ( k )， 滑动状态
 （2）

式中　μ 为静摩擦系数；N ( k )为 k 时刻的正压力； ⋅
表示对复数取模。

黏滞状态下，库仑摩擦节点 O d 将处于静止状

态，因而位移保持不变：

X d ( k )= X d ( k - 1 ) （3）
滑动状态下，库仑摩擦节点 O d 将较上一时刻产

生相对位移，对应 k时刻的 X d ( k )为：

X d ( k )= X t ( k )- μN ( k )
s t

⋅ d ( k )
 d ( k )

（4）

式中　 d ( k )= X t ( k )- X d ( k - 1 ) 为 k 时刻节点 O t

与上一时刻库仑摩擦节点 O d 的位移差。

1. 3　主动式 DFD转子系统的振动特性

主动式 DFD 通过改变摩擦副上的正压力控制

转子振动，因此有必要获得转子响应随正压力的变

化规律，从而设计合理的控制策略。为了分析不同

正压力下主动式 DFD 转子系统的振动特性，这里选

择了 Jeffcott 转子模型［3，11，21］。取运动节点 O t 为转子

中心，结合 1.2 节建立起主动式 DFD 双自由度转子

系统处于恒定转速和匀加速运动时的动力学模型，

然后用数值积分法求解不同正压力条件下的转子

响应。

图 3 和 4 分别为不同正压力条件下主动式 DFD
转子系统在稳态和恒加速运行状态下的不平衡响应

曲线。结果表明，在恒定正压力的条件下，转子系统

的临界转速将随正压力的增大而逐渐增大，最小临

界转速为 DFD 摩擦副分离（正压力为 0）状态下的弹

支临界转速，最大临界转速为 DFD 摩擦副完全黏滞

（正压力无穷大）状态下的拟刚支临界转速。这是因

为当正压力过大时，结合式（1）和（2）可知界面黏滞

使 DFD 处于拟刚性状态，所以转子系统的临界转速

将远大于弹支时的临界转速。另外，在弹支临界转

速区，转子的不平衡振幅随 DFD 摩擦副上正压力的

增大而减小，而在拟刚支临界转速区转子振幅逐渐

增大，这与其他文献的结论一致［23］。

很显然，并非在任何转速区利用 DFD 都能够对

转子系统的振动进行抑制，为此将转速区分为振动

能控区和振动非能控区。振动能控区在弹支临界转

速区，其上、下边界由 DFD 摩擦副处于分离及黏滞

状态下的响应曲线所确定，在此区间增大 DFD 摩擦

副间的正压力就可以抑制转子系统的振动。非能控

区在拟刚支临界转速区，转子的振动随摩擦副上正

压力的增大而增大，改变正压力不会使转子的振动

减小。

综上所述，由于主动式 DFD 本质是通过改变阻

尼器的摩擦力而不是向系统中直接输入作用力来进

行转子振动的控制，其减振性能将受到摩擦副接触

状态的约束。因此，需要结合转子系统的响应特征

来设计 DFD 的正压力控制策略，否则应用 DFD 反

而可能使转子振动增强。

2　控制器设计

2. 1　基于 MFAC的主动式 DFD正压力控制策略

本节结合 DFD 转子系统响应特性的变化规律，

图 3 不同正压力条件下转子系统的稳态不平衡响应曲线

Fig. 3 Unbalance response curves of rotor system at steady-

state under different normal forces

图 4 不同正压力条件下转子系统的加速不平衡响应曲线

Fig. 4 Unbalance response curves of the accelerating rotor 
system under different normal forces
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提出了基于 MFAC 的主动式 DFD 正压力控制策

略 。 对 于 一 般 的 主 动 式 DFD 转 子 系 统 ，基 于

Lagrange 方程并用有限元法就能够得到系统的动力

学方程：

Mẍ+ (C+ ωG ) ẋ+ Kx= fub + fext （5）
式中　M，C，K及 G分别为转子系统的质量、阻尼、

刚度及陀螺矩阵；ẍ，ẋ及 x分别为转子系统广义加

速度、广义速度及广义位移；fub 为广义不平衡力向

量；fext 为广义外部力向量。本文主要考虑 DFD 的

干摩擦力。

以 DFD 摩擦副上的可控正压力作为输入 u，并
以目标位置处转子的振幅作为输出 y，将式（5）改写

为由内部状态变量、输入 u 及输出 y 所描述的单输入

单输出离散形式：

y ( k + 1 )= f {z1 ( k )，⋯，zn ( k )，u ( k )} （6）
式中　 y ( k + 1 ) 为 k+1 时刻目标位置处转子的振

幅；z1 ( k )~zn ( k )分别为系统 k 时刻的第 1~n 个内部

状态变量；u ( k )为 k 时刻 DFD 摩擦副上的正压力大

小；f为描述状态转移过程的隐式函数。

振动控制目标为将输出 y 维持在预设振幅 y * 以

下，紧格式的 MFAC 通过引入伪偏导数（pseudo par⁃
tial derivatives，PPD）进行正压力控制算法的设计，

为了保证算法渐近稳定，系统应满足的条件为［9］：

条件 1：除了有限时刻点外，隐式函数 f 关于变

量 u 的偏导数是连续的；

条件 2：除了有限时刻点外，转子系统满足广义

Lipschitz 条件，即任意两个不同时刻 k1，k2 ≥ 0，若
u ( k1 )≠ u ( k2 )，则有：

| y ( k1 + 1 )- y ( k2 + 1 ) |≤ b | u ( k1 )- u ( k2 ) |（7）
式中　b 为正常数。

条件 3：对于 k ≠ 0 的任意时刻，当摩擦副上的

正压力维持不变即 u ( k + 1 )= u ( k )时，目标位置处

转子的振幅变化 Δy ( k + 1 )是有界的。

条件 4：对于目标位置处给定的有界期望转子

振幅 y *，存在一个有界的正压力载荷 u*(k)，使得目

标位置处转子的振幅输出等于 y *。

条件 5：对于任意时刻 k 以及 Δu (k)≠ 0，系统

PPD 的符号保持不变。

上述条件 1~3 容易满足，条件 1 是针对一般状

态可控的主动式 DFD 转子系统的典型约束条件，条

件 2 表明有界的摩擦副上正压力的变化将在转子目

标位置处产生有界的振幅改变，条件 3 是用被动式

DFD 对转子系统的振动进行控制时转子系统振幅

变化的一般性描述。

对于主动式 DFD 转子系统，条件 4 与条件 5 需

要通过合理设计主动式 DFD 的正压力控制策略才

能满足。结合图 3 和 4 关于主动式 DFD⁃转子系统

动力学特性的讨论可知，条件 4 表明转子目标位置

处的期望振幅应位于能控区上下边界内，条件 5 表

明增大正压力不会导致目标位置处转子的振动增

大，即工作转速应远离非能控区。

因此，本文设计了与主动式 DFD 转子系统响应

特性相匹配的振动控制策略。对于转子过临界转速

区的振动控制，应首先确定合理的工作转速区间以

保证主动式 DFD 工作在能控区，并设置处于能控区

上下边界内的振幅作为期望输出；对于转子在恒速

稳态运行下的振动控制，首先确认该转速远离非能

控区，然后将预设振幅取为高于正常运行振幅的值，

尽管这样在初始状态不满足条件 4，但有利于转子

稳态振动的实时控制。

对于满足条件 1~3 的转子系统，当主动式 DFD
正压力增量 Δu ( k )= u ( k )- u ( k - 1 ) 不为 0 时，存

在一个有界的伪偏导数 ϕ c ( k )，使得目标位置处转子

的振幅增量可以通过以下紧格式动态线性化模型

表示［9］：

Δy ( k + 1 )= ϕ c ( k ) Δu ( k ) （8）
式中　Δy ( k + 1 )= y ( k + 1 )- y ( k ) 为目标位置处

转子振幅的增量。

式（8）建立了输出变化与正压力输入变化之间

的关系，可以基于该式设计正压力 u ( k ) 的控制策

略，以使得目标位置处转子的振幅 y ( k + 1 )稳定在

预设振幅 y *，定义损失函数 Lu ( k )为：

Lu ( k )= | y * - y ( k + 1 ) | 2 + λ | Δu ( k ) | 2 （9）
式中　λ 为正压力增量的惩罚系数，用于产生平滑

的正压力输出。

通过最小化式（9）的损失函数 Lu ( k )，能够得到

k 时刻主动式 DFD 的最优正压力，以使得目标位置

处转子的振幅 y ( k + 1 )与预设振幅 y * 之间的差值最

小，将式（8）代入式（9），对 u ( k )求导并令导数为 0，
可得：

u ( k )= u ( k - 1 )+ ρϕ c ( k )
λ + ϕ 2

c ( k ) [ ]y * - y ( k )    （10）

式中　ρ ∈ (0，1]为步长因子。

由于式（10）表达的正压力控制策略中显含未知

的 PPD 值 ϕ c ( k )，因此需要设计相应算法对其进行

估计，构造的损失函数为：

Lϕ ( k )= | Δy ( k )- ϕ̂ c ( k ) Δu ( k - 1 ) | 2 +

σ | ϕ̂ c ( k )- ϕ̂ c ( k - 1 ) | 2 （11）

式中　 ϕ̂ c ( k ) 及 ϕ̂ c ( k - 1 ) 分别为 k 及 k-1 时刻的
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PPD 估计值；σ为大于 0 的惩罚系数。

将 式（11）对 ϕ̂ c ( k ) 求 导 并 令 导 数 为 0，得 到

ϕ̂ c(k)的估计算法为：

ϕ̂ c ( k )= ϕ̂ c ( k - 1 )+ ηΔu ( k - 1 )
σ + Δu2 ( k - 1 )

Δy ( k )+

ηΔu2 ( k - 1 )
σ + Δu2 ( k - 1 )

ϕ̂ c ( k - 1 ) （12）

式中　η ∈ (0，1]为步长因子。

式（10）及（12）分别构成了正压力的输出算法及

PPD 值的估计算法，为保证算法的稳定性，引入如

下的 PPD 估计值重置算法及正压力饱和算法：

ì

í

î

ï
ïï
ï

ï
ïï
ï

ϕ̂ c ( k )= ϕ̂ c ( 1 )，    ϕ̂ c ( k )> - ε或 || Δu ( k - 1 ) ≤ ε

N ( k )= 0，    N̂ ( k ) < 0
N ( k )= N̂ max，   N̂ ( k )> N̂ max

（13）
式中　 ϕ̂ c ( 1 )为 PPD 估计初值；ε = 10-5；N̂ ( k )为第

k 个时间步期望的正压力输出；N ( k )为第 k 个时间

步实际的主动式 DFD 正压力输出；N̂ max 为预设的正

压力最大值。

2. 2　基于 VRFT的 PPD估计初值整定

MFAC 伪偏导数 PPD 的估计初值 ϕ̂ c ( 1 )将很大

程度上决定控制器的性能，然而在转子系统模型未

知的情况下，难以预先确定合适的估计初值 ϕ̂ c ( 1 )。
VRFT［16］是一种通过一组离线 I/O 数据一次性完成

控制器参数整定的优化算法，它通过最小化一给定

的损失函数求得与参考模型控制性能最接近的控制

器参数，不需要对控制器参数进行在线寻优，适合用

于 MFAC 的 PPD 估计初值整定。

对式（10）应用 Z 变换，并取定 ϕ̂ c ( k )= ϕ̂ c ( 1 )，步
长因子 ρ 取为 1，则控制器的开环脉冲传递函数表

示为：

C ( z，θ )= - 1
1 - z-1

ϕ̂ c ( 1 )
λ + ϕ̂ 2

c ( 1 )
（14）

在惩罚系数 λ 取定的情况下，对 PPD 估计初值

ϕ̂ c ( 1 ) 的整定就被转化为对控制器参数 θ 的估计。

图 5 为应用 VRFT 进行参数 θ 整定的算法框图，其

中 u0 ( k )及 y0 ( k )分别为离线测试获得的 k 时刻的干

摩擦阻尼器正压力及目标位置处转子的振幅；r ( k )，
e ( k )及 M ( z )分别表示由实际测试信号按特定算法

逆向构建而成的虚拟参考信号、虚拟误差及虚拟参

考模型。

为通过 ϕ̂ c ( 1 ) 估计控制器开启时振幅 y0 ( k ) 与

正压力 u0 ( k ) 之间的准线性关系，可以通过线性增

加的正压力输入来产生离线 I/O 数据，即正压力信

号 u0 ( k )为：

u0 ( k )= N max kT
Tmax

（15）

式中　N max 为进行离线数据生成时的最大正压力；

Tmax 为正压力达到最大值所需要的时间；T 为采样

时间；k为采样时刻序号，k < Tmax /T。

提取各个对应时刻的实际信号 y0 ( k )即可得到

用于控制器参数寻优的离线数据。虚拟参考模型

M ( z ) 的引入是为了使得实际信号 y0 ( k ) 追踪虚拟

参考信号，因此可将其设计为：

M ( z )= 1
z

（16）

采用式（16）生成的虚拟参考信号 r ( k ) 领先于

离线振幅信号 y0 ( k ) 单位采样间隔的时间，此时

r ( k )及虚拟误差 e ( k )可分别表示为：

r ( k )= M -1 ( z ) y0 ( k ) （17）
e ( k )= [ ]M -1 ( z )- 1 y0 ( k ) （18）

VRFT 通过最优化控制器参数 θ，使得控制器

在虚拟误差 e ( k ) 下能够使受控转子系统产生与虚

拟参考模型 M ( z )输出一致的系统输出 y0 ( k )，即最

小化损失函数为：

J ( θ )= ∑
k = 1

W

{P ( z ) C ( z，θ ) e ( k )- y0 ( k )}2
（19）

式（19）中显含被控转子系统脉冲传递函数

P ( z )，因此无法直接求解该最优问题。构造损失函

数为：

JVRFT ( θ )= ∑
k = 1

W

[ ]C ( z，θ ) e ( k )- u0 ( k ) 2
（20）

为使式（19）和（20）取最小值时所对应的控制器

参数一致，文献［17］建议采用下式所示形式的滤波

器来对虚拟误差 e ( k )以及主动式 DFD 正压力 u0 ( k )
进行修正：

L ( z )= 1 - M ( z ) z-1 （21）
经由滤波器 L ( z )修正后的虚拟误差 ê ( k )以及

主控式 DFD 摩擦副上的正压力 û0 ( k )分别可以表示

为 ê ( k )= L ( z ) e ( k )，û0 ( k )= L ( z ) u0 ( k )。将它们代

入式（20）并将式（20）关于控制器参数 θ 求导，可得

图 5 VRFT 算法框图

Fig. 5 The block diagram of VRFT algorithm
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最优控制器参数 θ̂ 的表达式为：

θ̂ =
∑
k = 1

W

û0 ( )k β ( )z ê ( )k

∑
k = 1

W

[ ]β ( )z ê ( )k
2

（22）

其中，β ( )z = 1
L ( z )

。

进一步，令 λ = δϕ̂ 2
c (1)，其中 δ 为人为取定的常

数，能够得到 MFAC 伪偏导估计初值为：

ϕ̂ c ( 1 )= 1 [( δ + 1 ) θ̂ ] （23）
基于以上算法以及 2.1 节中提出的振动控制策

略，最终形成的基于 VRFT ⁃ MFAC 进行主动式

DFD⁃转子系统振动控制的流程总结如下：

（1）结合目标位置处转子的响应随主控式 DFD
摩擦副上正压力的变化特点确定主动式 DFD 的各

工作转速区间，并对各个区间设定合适的预设振幅；

（2）对各工作转速区间选定用于参数整定的运

行转速 ω 1，⋯，ωn，对过临界振动，参数整定转速选

取为工作转速区间边界转速；对稳态振动，参数整定

转速选择为运行转速。在这些转速下进行离线加载

测 试 ，生 成 n 组 I/O 信 号 {u ( ω 1 )，y ( ω 1 )}，⋯，

{u ( ωn )，y ( ωn )}，然后基于 VRFT 过程得到各工作转

速区间中 MFAC 的 PPD 初值 ϕ̂ 1 ( 1 )，⋯，ϕ̂ 1 ( n )；
（3）实际运行时，通过转速传感器获取转子实时

转速 ω ( k )，当 ω ( k ) 处于第 i 个工作转速区间时，应

用相应的 PPD 初值 ϕ̂ 1 ( i )开启控制器，否则控制器

保持关闭状态。

相应振动控制流程框图如图 6 所示。

3　仿真结果及分析

为验证上述主动式 DFD 转子系统振动控制策

略的有效性，下面将基于 Simulink 对一双盘转子系

统进行数值仿真。转子系统一共被划分为 7 个轴

段，各轴段采用 Timoshenko 梁单元建模，盘以等效

质量以及转动惯量的形式集总到对应节点处，最终

形成的转子系统有限元模型如图 7 所示。

转子材料为 45#钢，相应物性参数为：弹性模量

为 209 GPa，泊松比为 0.269，密度为 7850 kg/m3。

转子系统两端安装有弹性环支承，材料为 65Mn 弹

簧钢；在左端弹支处安装有主动式 DFD，摩擦副材

料为铁基粉末冶金材料。各项结构参数的设计值如

表 1 所示。不平衡量分别加在盘 1 以及盘 2 处，振幅

均为 5 g·cm。

转子系统的第一阶临界转速为 2944 r/min。控

制目标是通过所提出的控制策略改变位于节点 4 处

的主动式 DFD 摩擦副上的正压力，使得转子上盘 1
处在过临界转速或稳态运行状态下的振动维持在给

定水平以下。采用 4 阶 Runge⁃Kutta 法对式（5）进行

数值求解，为了保证 DFD 摩擦力的计算精度，时间

步长取为 10-4 s。

3. 1　离线数据生成参数选取方法

由于转子系统振动非能控区的存在，需要合理

选择离线数据生成参数来获得准确的 PPD 估计初

值。针对式（15）中提出的离线 I/O 数据生成过程，

图 6 基于 VRFT-MFAC 的转子系统振动控制流程框图

Fig. 6 Flow block diagram of rotor system vibration control 
based on VRFT-MFAC

图 7 转子系统有限元模型

Fig. 7 Finite element model of the rotor system

表 1 转子系统结构参数

Tab. 1 Structural parameters of the rotor system

参数

各轴段长度（1~7）

各轴段单元数（1~7）

各轴段直径（1~7）

各盘直径（1~2）
各盘厚度（1~2）

弹支刚度

弹支阻尼

阻尼器切向刚度

动摩擦系数

数值

0.11/0.13/0.06/0.2/0.1/
0.16/0.09

3/4/3/5/2/4/3
0.02/0.02/0.02/0.03/0.02/

0.02/0.02
0.2/0.1

0.01/0.01
5×105

40
108

0.3

单位

m

—

m

m
m

N/m
N·s/m
N/m
—
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本节主要讨论生成参数，包括 DFD 摩擦副上最大正

压力 N max、生成时间 Tmax 对 PPD 估计初值的影响，以

及离线数据生成参数的选取规则。

选取 N max 分别为 1~100 N 区间均布的 20 个工

况，得到 PPD 估计初值随 N max 变化如图 8（a）所示。

图 8（b）进一步给出了 a，b，c 三个状态点（最大正压

力分别为 11，61，71 N）所对应转子系统的时域响

应。当最大正压力过大时，对应状态点 c，摩擦副将

出现黏滞现象，此时 PPD 估计初值出现明显偏差；

若 N max 取值较大，如状态点 b，此时转子系统响应与

正压力变化的线性关系较差，PPD 估计值存在偏

差；若 N max 取值较小，如状态点 a，正压力与转子系

统响应间的线性化关系更好，PPD 估计初值基本稳

定。因此，为防止非能控区对 PPD 初值估计造成影

响，同时使 PPD 估计初值能反映初始时刻正压力与

振幅变化之间的准线性关系，在生成离线 I/O 信号

时，应通过选取较小的最大正压力来获得可接受的

PPD 估计值。

另一方面，图 9 给出了选取不同生成时间 Tmax

时得到的 PPD 估计初值以及各状态点的转子时域

响应。当 Tmax 较小（状态点 a~c）时，摩擦副上的正

压力变化较快，此时转子系统的响应更多由瞬态特

性主导；当 Tmax 较大（状态点 d~e）时，主动式 DFD
正压力变化较缓慢，转子系统的响应与正压力线性

关系较好，PPD 估计初值基本稳定。因此，选取较

大的生成时间，整定得到的 PPD 估计初值更能反映

转子系统的振幅与主动式 DFD 正压力变化之间的

准线性关系。

3. 2　转子系统过临界转速区的振动控制

该转子系统的第一阶平动临界转速为2944 r/min，
为确定工作转速区，加速度取为 1 Hz/s，图 10 给出

了 DFD 摩擦副始终分离以及始终黏滞时盘 1 处转

子的加速不平衡响应曲线。在第一阶临界转速附

近，转子振幅将随主动式 DFD 摩擦副上的正压力的

增大而逐渐减小，直至 DFD 摩擦副处于黏滞状态，

满足条件 5，因此能够在第一阶临界转速附近设计

主动式 DFD 摩擦副上的正压力控制算法。图 8 应用不同最大正压力的 PPD 估计初值以及转子时域

响应

Fig. 8 The estimated initial PPD values and rotor time-

domain responses with different maximum normal 
forces applied

图 9 应用不同生成时间的 PPD 估计初值以及转子时域

响应

Fig. 9 The estimated initial PPD values and rotor time-

domain responses with different generating time 
applied

图 10 摩擦界面黏滞与分离时转子的匀加速响应

Fig. 10 Uniformly accelerating responses of rotor with 
viscous and separated friction interfaces
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取转子系统过临界转速区的工作转速区间为

2760~3200 r/min，并 取 能 控 区 内 的 预 设 振 幅 为

0.1 mm。对于加速过程，在边界转速 2760 r/min 处

进行参数整定，最终整定得到的 PPD 估计初值

ϕ̂ c(1)为-0.0242 mm/N。

为说明 VRFT⁃MFAC 的优点，图 11 中进一步

对比了本文方法与未经参数整定的 MFAC、文献

［11］中的连续增益调度 PI 控制对转子加速过临界

转速区的振动控制效果。结果表明，本文提出的控

制方法能够有效控制转子的过临界转速振动，振动

控制效果与文献［11］中方法的控制效果相当，且均

优于不进行参数整定的 MFAC。然而文献［11］的

方法需要多次参数在线寻优，本文方法仅需进行一

次参数离线整定，因而具有更高的效率。

3. 3　稳态运行状态下转子系统的振动控制

图 12 为在转子稳态运行转速为 5700 r/min 时，

转子盘 1 的振幅随 DFD 摩擦副上正压力的变化情

况。随着 DFD 摩擦副上正压力的增大，转子振幅逐

渐减小至界面处于黏滞状态而保持不变，该转速不

位于非能控区内，满足条件 5，因而能够设计 DFD 正

压力控制算法抑制转子振动。

在 未 应 用 DFD 时 盘 1 位 置 转 子 的 振 幅 为

0.043 mm，为说明 2.1 节提出的预设振幅高于转子

稳态运行振幅的优点，取预设振幅为 0.08 mm，进一

步将本文方法与不进行振动控制、采用被动控制的

转子稳态响应以及阻尼器正压力的变化进行对比，

结果如图 13 所示。在 0.5 s 开启控制器时，由于盘 1
处转子的振动仅为 0.043 mm，预设振幅高于能控区

的上边界，不满足条件 4，但此时式（13）引入的重置

算法保证了条件 5，PPD 值恒为负，结合式（10）可知

输出正压力将保持为 0，转子振动状态维持不变；而

对于被动式 DFD，由于正压力不可调，阻尼器即便

在转子自由振幅较小的运行状态下仍处于工作状

态，这将导致不必要的运行磨损。

而当 2.5 s 在盘 1 处添加 12 g·cm 的突加不平衡

时，转子振幅将迅速升高，主动式 DFD 将自适应地

输出摩擦力使转子振幅维持在预设振幅。因此，这

种控制策略能够自动实现在振动过大时进行摩擦力

输出，进而最小化对原转子稳态运动的影响。

较大的预设振幅也有利于防止 DFD 进入黏滞

状 态 ，图 14 进 一 步 给 出 了 预 设 振 幅 取 为 0.08，
0.03 mm 时（以下简称工况 1 与工况 2）盘 1 响应以及

图 14 不同预设振幅对应的盘 1 响应及正压力变化

Fig. 14 Responses of disk 1 and variation of normal forces 
corresponding to different prescribed amplitudes

图 11 采用不同控制算法时转子的加速不平衡响应

Fig. 11 Accelerating unbalance response of rotor when 
different control algorithms are applied

图 12 转子稳态响应随正压力的变化

Fig. 12 Variation of rotor steady-state responses with 
normal forces

图 13 不同控制方法下转子稳态响应及正压力变化

Fig. 13 Variations of rotor steady-state responses and 
normal forces under different control methods

2121



振   动   工   程   学   报 第  37 卷

正压力的变化曲线。0.5 s 控制器开启后，工况 2 的

盘 1 振幅降低至 0.03 mm，与工况 1 采用的控制策略

相比仅相差 0.01 mm 左右；然而当 2.5 s 突加不平衡

发生时，工况 2 中过低的预设振幅将导致正压力输

出迅速增大至饱和值 500 N，使得干摩擦界面过早

进入黏滞状态，响应稳定时间较工况 1 明显增加；同

时，黏滞状态导致转子轴心轨迹出现偏移，工况 2 部

分时刻的转子位移反而高于工况 1，对转子的振动

控制不利。

4　结　论

为通过主动式干摩擦阻尼器进行转子振动控

制，本文结合转子响应随干摩擦阻尼器摩擦副上正

压力的变化特点，基于虚拟参考反馈整定技术设计

了正压力的无模型自适应控制策略。仿真结果表

明，所提出的控制策略仅需进行一次离线参数整定

就能够有效将转子系统过临界转速区的振动维持在

给定水平；对于稳态振动控制，该控制策略能够自适

应地仅在转子振动过大时输出正压力，从而将转子

的振动控制在安全范围内，并最小化对正常运行状

态下转子系统动力学特性的影响，具有较高的工程

应用价值。
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Model free adaptive control of rotor system with dry friction damper

JIANG Ming-hong， ZHU Chang-sheng
（College of Electrical Engineering， Zhejiang University， Hangzhou 310027， China）

Abstract: In order to apply active dry friction dampers （DFD） to the vibration control of rotor system， a model free adaptive force 
control scheme is proposed， where virtual feedback tuning method is exploited to tune the initial parameters. Vibration characteris⁃
tics of the active DFD-rotor system are analyzed based on a two-dimensional dry friction dynamic model. And vibration control 
strategies are proposed to match the response characteristics of rotors. Then， a compact-form dynamic linearization model is ap⁃
plied to design model free adaptive control algorithm. Meanwhile， considering the cumbersome work of initial parameter tuning， a 
virtual reference feedback tuning procedure is used to initialize parameters for the controller and the rules to choose parameters used 
for off-line data generation is also discussed herein. In order to verify the efficacy of the proposed algorithm， a rotor system contain⁃
ing two discs is taken as the numerical example. Results reveal that， based on one single off-line parameter tuning procedure， the 
rotor vibration when critical speed is traversed can be efficiently controlled by the proposed control strategy. Meanwhile， for steady 
vibration control， the proposed strategy is able to adaptively apply controllable forces only if the vibration level is too large， in 
which case the unbalanced responses of rotors can be sustained within allowable range.

Key words: vibration control； model free adaptive control； rotor system； dry friction damper； virtual reference feedback tuning
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