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激光超声技术在工业检测中的应用与展望
∗

卢明辉 1，2， 丁 雷 2， 颜学俊 2， 陈延峰 1，2

（1.南京大学固体微结构物理国家重点实验室 南京，210093）
（2.南京大学现代工程与应用科学学院 南京，210093）

摘要 国防和工业现代化建设的发展对无损检测技术的需求越来越高，激光超声技术（laser ultrasonic technology，
简称 LUT）作为一种完全非接触式无损检测技术（nondestructive testing，简称 NDT），可以在高温、高压、辐射等环

境中对复杂结构件进行原位检测与监测。首先，介绍了超声的激光检测技术及 LUT的优势；其次，举例说明激光超

声无损检测技术（LUT&NDT）在工业中的具体应用案例以及存在的一些问题，并给出解决途径；然后，对超声信号

的处理方法进行阐述；最后，对 LUT&NDT在先进制造中的应用前景进行了讨论与展望。

关键词 激光超声无损检测技术；先进制造；极端环境；深度学习

中图分类号 O439；O426.9；TH878

引 言

随着国防和现代化工业的飞速发展，航空航

天、机械、能源和石化等领域的机械装备日趋大型

化、集成化、高速化和自动化。高温、高压、高速度

运行及高负荷的工作条件成为现代化工业的重要

标志。为了保证这些机械设备器件的安全可靠，需

要对其表面以及内部裂纹缺陷、弹性模量、残余应

力以及晶粒尺寸等特征进行结构健康检测，这种检

测方法即为无损检测技术［1‐2］。无损检测技术是根

据电、声、磁、光等物理形态特征，在不改变被测物

构件表面几何形貌的基础上，对被测物体进行检

测。目前，检测手段主要包括目视检测、X 射线

法［3‐6］、磁粉法［7‐8］、渗透法［9］，涡流法［10］和超声检

测［11‐14］。激光超声无损检测属于超声无损检测的

范畴，是通过高能激光脉冲在材料表面产生瞬时热

作用，进而在材料表面形成应变和应力场，激发出

超声波，再通过光学检测系统接收携带材料信息的

超声波信号，从而提取出所需的材料特性信息。激

光超声技术作为一种重要的无损检测技术，在无损

探伤领域有着巨大应用价值。

1 超声的激光检测技术

与传统压电换能器相比，光学检测方法是真正

意义上的非接触式超声检测方法［15］。首先，光学探

测不会干扰待测超声场，加入振镜扫描系统，激励点

和探测点可快速移动，且具有很高的空间分辨率；其

次，短脉冲激光可激励高频超声信号［16‐18］。光学探

测的频带很宽，而压电换能器在高频段很难实现这

一点。光学探测有个明显的缺点，就是对待测试样

表面的平整度有一定的要求，当材料表面粗糙对光

的散射严重时，激光测振仪探测到的灵敏度会大幅

度下降，这也是目前制约激光超声无损检测技术大

规模推向市场的一个重要因素。

在激光超声声波光学探测技术中，根据探测器

探测原理进行分类，可分为强度调制技术和相位

（频率）调制技术。因为光波频率太高，目前使用的

光电探测器无法直接记录其相位信息，只能先将相

位信息调制转换为强度信息，再通过对强度信息的

解调获取其相位信息。图 1［19‐22］和图 2［23‐26］分别为

强度调制技术和相位调制技术常见光学探测声波

方法。

强度调制技术主要包括刀口法、泵浦 ‐探针技

术、差分光偏转法以及光栅衍射技术。相位（频

率）调制技术主要包括双光束零差干涉技术（迈克

尔逊干涉仪）、双波混合干涉技术、激光多普勒干

涉技术以及 Fabry‐Perot干涉技术。一般情况下，

由于相位（频率）调制的灵敏度优于强度调制技

术，因此强度调制技术在无损检测技术中的应用

◀专家论坛▶ DOI:10.16450/j.cnki.issn.1004‐6801.2021.04.001

∗ 国家重大科研仪器研制资助项目（52027803）
收稿日期：2021‐03‐03；修回日期：2021‐03‐24
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受到了一定限制。泵浦 ‐探针技术可作为一种超

快激光超声无损检测技术（通常通过飞秒脉冲激

光激励，飞秒脉冲激光探测），其激发的超声频率

及探测到的超声带宽远大于常规的激光超声无损

检测技术。因此，该技术在纳米级别可以表征材

料的显微结构。

图 1 强度调制技术中常见光学探测声波方法 [19-22]

Fig.1 Common acoustic detection method of intensity modulation technique based on optics[19-22]

图 2 相位（频率）调制技术中常见光学探测声波方法 [23-26]

Fig.2 Common acoustic detection method of phase (frequency) modulation technique based on optics[23-26]

632
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超声引起构件表面的微弱振动会改变反射光的

相位和频率，从而携带一定的超声信息。在图 2所
示的 4种调制技术中，迈克尔逊干涉仪对实验环境

要求苛刻，只在两束光相位正交情况下，其信号输出

才与超声位移成线性关系。然而，实际情况是由于

环境温度及低频环境振动的影响，两束光很难保持

稳定的光程差，因此在实际工程应用中几乎不采用

该检测技术。由于因素制约，Fabry‐Perot干涉技术

测量动态范围较小，目前很少报道。相比之下，双波

混合干涉技术和激光多普勒干涉技术应用广泛。其

中，激光多普勒测振仪由于其稳定的抗干扰性，在工

业应用中最为广泛。自 1842年奥地利科学家 Dop‐
pler C J提出多普勒效应（Doppler effect）理论之后，

研究人员开发了各种设备产品，在医疗［27‐30］、机器

人［31］、天文学［32］等领域有着广泛应用。其中，激光

的多普勒频移是由于激光器的光波源和振动物体之

间的相对运动产生的。物体振动引起的多普勒频移

如图 3所示。当激光光波经过振动物体表面被反

射，最后被光电探测器捕获，接收到的频率也发生了

改变，这被称作多普勒频移。

激光多普勒测振仪在航空航天测试、声学和超

声波检测、汽车、工业在线质量监测、材料研究和测

试、微纳米技术、生物学和医学、电子半导体和太阳

能以及数据存储等领域有着广泛的应用。目前，国

内一些企业推出了高精度、小型化的激光多普勒测

振仪，在商业化激光多普勒测振仪方面的龙头企业

是舜宇光学科技。南京光声超构材料研究院有限公

司在测振仪研发方面发展迅猛。

2 激光超声的优势

激光超声技术一直是国内外无损检测领域中

的研究热点，与传统的压电超声相比，激光超声无

损检测的优势如图 4所示。通过光激发和光探测，

激光超声有着天然的优势。光的传播无需介质，准

直性好，相干性高，可实现远距离完全非接触式检

测，可对高温、高压、有毒及腐蚀性强的待测构件进

行原位监测。一方面，通过光束整形，改变激励光

的照射图案，实现点（阵列）/线（阵列）/环/面激发，

针对不同的检测条件采用不同的激励方式，大大提

高了检测效率和精度；另一方面，运用激光干涉原

理进行超声波信息的读取，能提取非常微弱的超声

信号。此外，随着智能机器人的不断发展，将激光

超声系统搭载到智能机械臂上可实现智能自主检

测，对结果进行自主分析判断。传统的超声检测可

实现 A/B/C扫描检测，通过光激励 ‐光探测也可以

完成同样的检测。此外，超声在与结构组织相互作

用时，其传播路径、飞行时间、幅值、声速和中心频

率等参数会发生改变，这也为反演出待测构件的裂

纹缺陷、晶粒尺寸、残余应力和弹性常数等材料特

征量带来了思路。和 X射线检测技术相比，激光超

声无损检测技术无辐射、低能量的超声波对人体无

害。利用短脉冲激光能激发高频的超声波，分辨

率高。

3 激光超声无损检测技术在工业中的

具体应用

3.1 石油/化工/天然气/核能管道裂纹缺陷检测

管道传输广泛应用于石油、化工、核能等工业生

产中。由于高温、高压、内外腐蚀、凹痕以及焊缝缺

图 3 物体振动引起的多普勒频移

Fig.3 Object vibration-induced Doppler shift

图 4 激光超声无损检测的优势

Fig.4 Advantages of laser ultrasonic nondestructive testing
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陷等因素的综合作用［33］，给管道在运行过程中带来

严重的安全隐患，因此针对管道潜在的裂纹缺陷实

施安全、高效、快速的检测具有重要意义［34］。文

献［35‐38］指出，激光超声无损检测技术特别适合管

道表面微小裂纹的检测。

管道裂纹检测如图 5所示。Klein等［39］将激光

超声检测技术与混合激光电弧焊设备集成在一起，

实现了对管道环形焊缝的自主检测。Yang等［40］开

发了一种用于核电站管道监测的抗高温、抗辐射的

激光超声系统，对暴露在 350 ℃，125 kGy辐射计量

的不锈钢管进行测试验证。Lee等［41］开发了一种

光纤引导激光超声系统和无基线损伤检测方法，实

现了核电站高温环境下管道结构健康监测。Ochi‐
ai等［42］开发了一套基于激光超声的核反应堆内部

部件维修系统，通过激光激励声表面波来检测部件

表面破坏的裂纹，检测精度优于 200 μm。

虽然激光超声无损检测技术在管道表面裂纹检

测方面取得一系列进展，但仍有不足。一方面，目前

大多数的研究工作是通过点脉冲激励宽频的超声信

号，对裂纹的精确定量研究（裂纹的深度、宽度）存在

一定困难；另一方面，理论结果与实验结果存在一定

的偏差。对于前者，通过调控激励光斑的图案激发

窄带高频声表面波，通过激光测振仪探测不同长、

宽、深裂纹相互作用后的超声信号，利用卷积神经网

络（convolutional neural network，简称 CNN）对每个

A扫信号的时频图进行训练，最终让其对裂纹自动

识别。Yan等［43］通过深度学习，对天然气管道的焊

缝裂纹进行模式识别，识别精度达到 93.75%。对于

后者，采用有限元模拟（例如 COMSOL Multiphys‐
ics，Matlab等软件）分析与实验研究相结合的思路。

3.2 碳纤维增强复合材料结构健康检测

碳纤维增强复合材料（carbon fiber reinforced
plastic，简称 CFRP）因其高比强度和耐腐蚀性，被广

泛用于飞机和汽车的结构材料，其在飞机上的应用

不仅局限于次要结构部件（如襟翼、尾翼、发动机

罩），还扩展到主要结构部件（如机身和主机翼）。随

着航空航天产业的快速发展，近年来航空航天飞行

器 中 大 量 使 用 纤 维 增 强 复 合 材 料［44‐45］。 截 止 到

2019年，国际上先进民机的复合材料用量已经突破

50%，重 量 减 轻 达 20%~30%，维 护 成 本 下 降

30%［45］。由于 CFRP结构件必须满足严格的指标要

求，以确保其安全性和可靠性，因此对这些组件在制

造和使用过程中进行无损检测是必不可少的。

图 5 管道裂纹检测

Fig.5 Pipeline crack detection
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激光超声技术在 CFRP结构健康无损评估方面

一直有报道。图 6为 CFRP结构健康检测示例。

Choquet等［46］最早开发工业激光超声设备并将其用

于 CF ‐18飞机几个部件的检测，如图 6（a）所示。

Qiu等［47］将声 ‐激光技术用于 CFRP‐黏结混凝土系

统的缺陷检测，如图 6（b）所示。Kusano等［44］比较了

中红外激光和传统Nd：YAG激光的超声产生特性，

发现中红外激光在 CFRP层合板中产生了更大的超

声振幅，如图 6（c）所示。文献［48‐49］开发了一套基

于关节机器人的激光超声检测系统，机器人安装在

线性导轨上，能够高速检测形状复杂的复合材料焊

缝的焊接质量，如图 6（d）所示。

虽然激光超声技术在一些金属材料的研究和应

用方面已被广泛报道，但在聚合物材料中应用有限。

主要原因是：①与传统超声检测相比，激光超声的信

噪比略低；②超声在复合材料中衰减严重。Dubois
等［50］研究发现，CFRP的波长接近 3.2 μm的激光束

产生超声波的效率最高，这是因为在该波长范围内

存在环氧基体中碳氢拉伸振动和氢氧拉伸振动的吸

收带，然而这种波长的激光器并不容易获得。

3.3 高温合金中的应用

高温合金一般指能够在 600 ℃以上的高温下承

受较大复杂应力，并具有表面稳定性的高合金化铁

基、镍基和钴基奥氏体金属材料［51］。高温合金具有

优异的高温强度、良好的抗氧化、抗热腐蚀性能以及

良好的疲劳性能和断裂韧性，是飞机发动机、燃气轮

机、汽车发动机常用材料。镍基高温合金在 650~
1 000 ℃范围内具有较高强度和良好的抗氧化、抗燃

气腐蚀能力［52］，广泛应用于航天发动机及航空发动

机涡轮盘。钴基高温合金广泛用于燃气涡轮发动机

的燃烧室和球轴承［53‐54］，还是心脏瓣膜和支架等生

物医学设备的候选材料。因此，研究高温合金的热

力学性能特性对我国航天航空、生物医疗事业的发

展具有重要意义。

激光超声通过激光产生和激光检测超声脉冲，

是一种完全非接触式检测技术，可用于检测任何温

度的热材料，非常适合用于原位研究固态金属或陶

瓷材料的热力学特性。超声脉冲的性能与晶粒尺

寸、晶粒尺寸等微观组织特征有关。

图 6 CFRP结构健康检测

Fig.6 Structural health inspection of CFRP
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像医学超声可以对人体内部结构成像一样，超

声波可以用来对固体内部缺陷成像。在冶金学领

域，超声波是一种灵敏的技术，用于测量弹性、内部

组织、相、晶体织构、晶粒尺寸等。如图 7所示，美国

Dynamic Systems公司开发的 LUMet设备［55］可在热

机械加工过程中对上述材料特性进行实时原位

测量。

超声速度的变化和频率的相关衰减系数与金属

显微组织结构变化密切相关［56‐57］。Moreau等［58］在

这方面的研究取得了一系列进展。图 8为高温合金

物理模拟过程中实时原位监测图［58］。

通过光 ‐声 ‐光对高温高压应力条件下的合金物

理特性实施原位在线检测具有重要的工业应用价

值。一方面，结合电子显微镜实时观察高温合金晶

粒尺寸、表面形貌、相变等参数的变化，并记录对应

的超声信号；另一方面，通过机器学习找出超声信号

与合金特性参数的一一映射关系，从而建立数据库，

对高温合金的特性进行自主识别。

图 9为高温真空拉伸激光超声测试系统。如图

9（a）所示，南京大学陈延峰教授团队通过将高温拉伸

真空系统与激光超声系统整合，对镍基合金进行了

初步探索，实验结果如图 9（b）~（c）所示。在室温下，

对镍基合金拉伸的过程中，随着拉应力的增大，声速

也逐渐下降（图 9（b）），在对其施加 550 ℃温度时，声

时差随着拉应力的增加变化关系如图 9（c）所示。

3.4 金属增材制造中的应用

金属增材制造（metal additive manufacturing，简
称MAM）技术是 20世纪 80年代发展起来的一种基

于离散堆积思想的新型材料成形技术［59］。目前，

图 8 高温合金物理模拟过程中实时原位监测 [58]

Fig.8 In-situ monitoring during physical simulation of superalloys[58]

图 7 LUMet设备 [55]

Fig. 7 LUMet equipment[55]
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MAM技术主要包括激光选区熔化技术、激光工程

化净成形技术和电弧增材制造技术等［60‐61］。如图 10
所示，MAM具有对任意复杂形状构件成形精度高

的特点，被广泛应用于航空航天、汽车制造和生物医

学等领域［62］。但是，MAM过程复杂，容易带来材料

的不连续性，最常见的是位于熔融材料主体中的空

隙裂纹和气孔。这些缺陷严重影响了工件的力学性

能，给MAM工艺的发展和应用带来一定的限制［63］。

因此，迫切需要能对MAM过程中工件质量实时监

测评估的无损检测技术。

目前，表征MAM零件内部缺陷最常用的技术

是 X射线计算机断层扫描（X‐ray computed tomogra‐
phy，简称XCT）技术和超声检测（ultrasonic technolo‐

gy，简称UT）技术。由于XCT设备尺寸较大，且UT
需要偶联剂，因此应用受到了一定限制。激光超声

无损检测由于其非接触式、与MAM设备兼容性良好

的特点，特别适合于对复杂几何零件的实时在线监

测；但目前的研究仅局限于实验室。图 11为镍基合

金增材制造内部孔洞缺陷的检测。文献［64］基于激

光超声技术，对Ti‐6Al‐4V材质金属增材制造构件中

的内部孔洞缺陷进行评估，检测出直径为 800 μm的

孔洞缺陷，如图 11（a）所示。笔者课题组优化检测系

统，将Ti‐6Al‐4V合金检测分辨率提高至 200 μm，如

图 11（b）所示。Lévesque等［65］结合合成孔径聚焦技

术（SAFT），对Ni基合金内部缺陷进行 B扫描检测，

如图 11（c）所示。

3.5 超快光声无损检测技术

激光超声无损检测技术广义上指的是通过纳秒

脉冲激光激励 ‐激光干涉仪接收的探测技术。通过

皮秒/飞秒脉冲激光激励 ‐皮秒/飞秒脉冲激光探测

技术本质上也属于激光超声无损检测的范畴，即超

快光声无损检测技术。

超快光声技术是近 30年发展起来的新型微纳

检测技术［66］，结合了脉冲激光的超高时间、空间分

辨率优势和高频超声波的穿透性特点，利用飞秒级

时间分辨率的脉冲激光来产生和探测材料中的高频

超声波，从而实现高分辨率的光声相互作用检测与

成像，是一种能够实现纳米级分辨率的尺寸测量、微

结构成像、显微组织分析、声学与弹性力学特性表征

的非接触式无损检测方法。该技术基于超快激光的

泵浦‐探测（pump‐probe）原理，利用泵浦脉冲激光产

生 1 GHz 以 上 的 高 频 相 干 超 声 脉 冲 波（coherent
acoustic pulses），具有特定频率和相位信息的高频

超声波；经过分辨率约几十到几百飞秒的时间延迟

后，通过一系列跟进的脉冲激光，检测由前面泵浦激

发的高频声波在材料中传播及相互作用的信息。通

过分析超声波与材料的相互作用特征，反演材料的

微结构、组分和弹性力学性质。

超快光声检测技术已经逐步进入到实际产业应

用中，在集成电路行业已经研制出成熟的产线级监

测设备［67］。其中，专注于集成电路超快光声检测设

备的 Rudolph公司相继开发出Alpha原型机、Beta自
动化装备以及MetaPULSE系列产线检测设备，已

经广泛应用于一些知名半导体厂商，成为集成电路

生产线的标准检测设备之一。

目前，我国在超快光声技术研究方面还处于

图 10 金属增材制造应用领域

Fig.10 Applications of metal additive manufacturing

图 9 高温真空拉伸激光超声测试系统

Fig.9 High temperature vacuum tension based on laser ultra‐
sonic testing system
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起步阶段，仍然以理论研究和少量的实验研究为

主。如图 12所示，笔者课题组自主搭建了飞秒激

光泵浦 ‐探测实验平台，以及基于皮秒激光超声

和时域布里渊散射等超快光声原理，开展了金属

薄 膜 、二 维 材 料 薄 片 的 厚 度 和 声 速 检 测

研究［68‐69］。

4 超声信号处理

激光超声信号属于非平稳信号，一般的数字滤

波方法对白噪声的抑制效果比较明显，但对结构噪

声、散射噪声等非随机信号的处理有一定的局限

性。当激光超声无损检测系统工作时，脉冲激光激

励的高频超声信号被探测光探测。通过分析超声

A扫描信号来揭示待测物的一系列性质。但是，对

图 11 镍基合金增材制造内部孔洞缺陷的检测

Fig.11 Detection of internal hole defects in nickel base alloy of additive manufacturing

图 12 飞秒激光泵浦-探测实验平台及其应用 [68-69]

Fig.12 Femtosecond laser pump-probe experimental platform and it's application[68-69]
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A扫描信号的解释通常依赖于人们的经验知识，为

了减少人工判断造成的误差，研究人员在超声模式

识别方法上投入大量精力，包括特征提取和决策算

法，涉及到各种信号处理和人工智能技术。通常情

况下，超声模式识别包括 3个步骤：①获取超声信

号；②特征提取和筛选；③信号分类［70‐71］。这 3个步

骤中，特征提取和筛选最为重要，直接决定最后的

检测精度。

传统的超声信号特征提取和选择算法包括离散

小波变换［72］、小波包变换［73］、香农熵［74］和统计特征

等。这些算法对低阶的时域或时频域超声信号比较

敏感，但对高阶信号分量不敏感。

近年来，深度学习技术特别是神经网络的发展

极大地促进了信号特征提取和选择的研究，并逐渐

应用于无损检测领域。图 13为深度学习在超声信

号处理中的应用。Yan等［43］提出了一种基于深度卷

积神经网络和支持向量机分类器相结合的超声模式

识别方法，用于获取和识别管道环焊缝 A扫描信号

裂纹相关特征，识别精度达到 93.75%，如图 13（a）所

示。Tao等［75］用深度学习方法直接处理和表征从纤

维增强聚合物层合板的间断拉伸疲劳实验中通过激

光超声测量得到的导波信息，如图 13（b）所示。

Yasamin等［76］将压缩感知和卷积神经网络相结合，

从低分辨率图像中恢复高空间频率信息。Tran
等［77］基于激光超声技术，利用 VGG 结构模型的

CNN对螺栓松动进行诊断，如图 13（d）所示。

5 结论与展望

1）石油/化工/天然气/核能管道裂纹缺陷检

测。目前，激光超声在管道检测方面应用最为广泛，

由于管道本身是金属材质，光热转化效率高，对于弧

形弯曲构件来说，不存在检测盲区，这一点是常规超

声检测无法比拟的。不足的是，有些管道在长期使

用过程中表面生锈，会在一定程度上影响检测效率。

2）碳纤维增强复合材料结构健康检测。由于

CFRP构件在航空航天领域应用广泛，因此对其进

行结构健康无损检测尤为重要。波长为 1 064 nm
的脉冲激励光对金属材质可产生较高的光热转换效

率，用于 CFRP材料检测时其激发效率降低。Du‐
bois等［50］发现，对于 CFRP材料，波长接近 3.2 μm的

图 13 深度学习在超声信号处理中的应用

Fig.13 Applications of deep Learning in ultrasonic signal processing
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激光束产生超声波的效率最高。因此，该波段脉冲

激光器的研制是一个研究方向。目前，工业常用的

检测是搭载机器扫查系统的超声检测。

3）高温合金性能参数表征。激光超声无损检

测技术非常适合在高温下对材料性能参数表征。目

前，美国 Dynamic Systems公司开发的 LUMet设备

已用于工业应用，并得到非常全面的检测效果。笔

者认为，若将高温原位拉伸系统与激光超声系统相

结合，并借助扫描电镜原位观察，获取海量的不同材

质金属在不同温度、不同拉伸应力载荷下的超声信

号，以及对应的电镜图像，通过机器学习找出不同材

料特性与超声信号之间的映射关系，建立一套数据

库，可以实现对高温合金性能参数的自主表征，从而

大大提高检测效率和精度。

4）金属增材制造中的应用。MAM组件在加工

过程中会产生各种缺陷，这些裂纹缺陷的存在会严

重影响构件的机械性能和安全性。最优的解决方案

是在增材制造过程中，对结构件实时原位监测以便

及时调整加工参数条件。笔者认为，激光超声技术

非常适合与MAM系统集成一体。为了提高监测的

准确率，可搭载一套机器视觉系统，即可实施全面多

角度监测。

5）超快光声无损检测技术。与纳秒激光超声

检测技术相比，超快光声无损检测结合了皮秒/飞秒

脉冲激光的超高时间、空间分辨率优势和高频超声

波的穿透性特点，是一种能够实现纳米级分辨率的

非接触式无损检测方法，检测效率和精度更高、尺度

更微观。目前，超快光声检测技术最成功的产业应

用在半导体和集成电路领域，已经应用于芯片制造

工艺中的金属薄膜厚度测量、成膜质量分析等重要

技术环节，成为处理器、存储器和光电器件产线的标

准检测仪器之一。

6）超声信号处理算法。对超声信号数据处理

是否得当，直接决定最终检测的效率和精度。除了

依靠检测人员的直观经验对 A扫描信号进行判别

外，传统的超声信号算法还包括离散小波变换、小波

包变换、香农熵和统计特征等。机器学习特别是深

度学习算法的应用是无损检测算法领域发展的一个

新的趋势。

7）国防和工业需求的不断变化给无损检测领

域提出了更高的要求，高检测效率、高精度、高自动

化、高智能化将是未来先进激光超声无损检测技术

的发展趋势。
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基于 SK‑MOMEDA的风电机组轴承复合故障特征
分离提取

∗
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（华北电力大学（保定）机械工程系 保定，071003）

摘要 针对在实际工况中风电机组滚动轴承发生复合故障时，多个故障间相互作用，彼此干扰，造成复合故障特征

难以分离问题，提出了基于谱峭度（spectral kurtosis，简称 SK）与多点最优调整的最小熵解卷积（multipoint optimal
minimum entropy deconvolution adjusted，简称MOMEDA）的风电机组滚动轴承复合故障特征分离提取方法。首

先，对复合故障信号进行谱峭度分析，选出能量较大的共振频带，并通过构建带通滤波器对相应的共振频带进行滤

波，对滤波信号进行包络谱分析，对单一故障特征进行分离提取；其次，对未能实现单一故障特征提取的滤波信号进

行多点峭度谱分析并确定故障周期，应用MOMEDA完成后续分离提取过程。仿真信号和工程应用分析结果表明，

该方法能够准确且有效地实现轴承复合故障特征的分离提取。

关键词 风电机组；轴承；复合故障；分离提取；谱峭度；多点最优调整的最小熵解卷积

中图分类号 TH133.3

引 言

由于严重的能源紧缺和环境问题，新能源的开

发和利用成为世界各国关注的焦点，其中风能作为

一种可再生的绿色能源，已被许多国家开发和利

用［1‐2］。随着风力发电的大规模发展，风电机组的故

障问题也变得越来越突出［3］。作为风电机组中最常

用的零部件之一，滚动轴承易发生故障。因此，对轴

承进行有效地状态检测和故障诊断具有重要意

义［4］。由于风电机组工作条件恶劣且结构复杂，使

轴承在实际工程中可能会出现多种故障并存的复合

故障状态［5‐6］，所以对滚动轴承复合故障进行有效诊

断仍然是一个棘手的问题［6］。

为了有效检测滚动轴承的复合故障，研究人员研

究了一些振动信号分析方法。Antoni［7‐8］提出了基于

峭度和短时傅里叶变换的谱峭度方法，用于自适应确

定最佳共振频带，并结合包络谱识别故障特征。李宏

坤等［9］利用粒子滤波对振动信号进行降噪，结合谱峭

度获取最佳频带，进而实现故障特征提取。文献［10］
指出在多故障并存的情况下，不同的脉冲故障可能激

发不同的共振频带，利用谱峭度识别出振动信号中的

多个共振频带，并通过解调共振频带实现轴承复合故

障特征的分离提取，但未对不同故障激起同一共振频

带的情况进行分析。文献［11］提出了一种将最小熵

解卷积（minimum entropy deconvolution，简称MED）
和谱峭度相结合的方法，用于实现滚动轴承复合故障

特征的分离提取。将该方法用于不同故障激起同一

共振频带的情况时分离效果欠佳，当MED用于复合

故障识别时，将导致一些共振频带在复合故障中被抑

制，且MED更倾向选择对单个脉冲进行解卷积，而不

是在故障周期内重复所需的周期性脉冲。McDonald
等［12］针对MED的缺点提出了最大相关峭度解卷积

（maximum correlated kurtosis deconolution，简 称

MCKD），并在滚动轴承故障诊断得到广泛应用［13‐14］。

由于使用MCKD时需要根据人为经验预先设定故障

周期、滤波器长度和移位数等参数，文献［15］提出了

一种新的解卷积方法——多点最优调整的最小熵解

卷积。MOMEDA主要通过考虑故障的周期性来提

取振动信号中的冲击成分，通过多点峭度谱确定故障

周期，解决了故障周期需要人为设定的问题。

针对在实际工程中不同故障可能激起相同或不

同 的 共 振 频 带 的 情 况 ，笔 者 提 出 了 基 于 SK 和

MOMEDA相结合的风电机组轴承复合故障特征分

离提取方法。首先，利用 SK对振动信号进行预处

理，选出能量较大的共振频带进行解调；其次，对未

能实现故障特征分离提取的滤波信号进行多点峭度

谱分析来确定故障周期，应用MOMEDA对滤波信

号进行后续处理，完成最后的故障特征分离。仿真
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信号和工程应用分析结果表明，该方法能够准确且

有效地实现轴承复合故障特征的分离提取。

1 谱峭度

谱峭度是由 Dwyer［16］提出，用于在频域中度量

信号的非高斯成分并确定所在的频带。Randall
等［17］用四阶谱累积量进行定义，提出了频域滤波的

快速谱峭度算法，通过计算整个频域的谱峭度，准确

找到冲击成分所在谱峭度最大的频带及带宽。

设 Y ( t )为非平稳信号 x ( t )的系统激励响应，

则 x ( t )频域的Wold‐Cramer分解表达式为

Y ( t )= ∫-∞
+∞
ej2πft H ( t，f ) dX ( f ) （1）

其中：H ( t，f )为Y ( t )在频率 f处的复包络函数。

Y ( t )的四阶谱累积量定义为

C 4Y ( f )= S4Y ( f )- 2S22Y ( f ) ( f ≠ 0 ) （2）
其中：S2nY ( f )为谱瞬时距，用作度量复包络能量，其

定义为 S2nY ( f )= E{|H ( t，f ) dX ( f }|) 2n /df。
谱峭度定义为

KY ( f )=
C 4Y ( f )
S22Y ( f )

= S4Y ( f )
S22Y ( f )

- 2 ( f ≠ 0 )（3）

2 多点最优调整的最小熵解卷积

假设风电机组滚动轴承出现故障时，传感器采

集到的振动信号为

x= y∗h+ e （4）
其中：x为传感器采集到的振动信号；y为故障轴承

的冲击信号；h为系统频响函数；e为随机噪声。

MOMEDA算法的本质是通过非迭代的方式寻

求 一 个 最 优 的 有 限 冲 击 响 应（finite impulse re‐
sponse，简称 FIR）滤波器 f，通过输出振动信号 x恢

复输入冲击信号 y，即

x= f∗y= ∑
k= 1

N - L

fk xk+ L- 1 （5）

其中：k= 1，2，⋅ ⋅ ⋅，N - L。
MOMEDA算法能够识别连续冲击脉冲的信息，

针对故障信号中存在周期性冲击的特点，采用多点D‐
范数MDN( y，t )表示冲击信号与目标向量的关系，即

MDN( y，t )= tT y

 y
（6）

其中：t为目标向量，定义了要解卷积目标脉冲的位

置和权重。

对多点D‐范数取最大值，获得MOMEDA

MOMEDA= max
f
MDN( y，t )= max

f

tT y

 y
（7）

振动信号中的故障周期脉冲的目标向量 t表示为

t= P (T ) （8）
其中：T为故障周期。

通过目标向量 t可以实现故障脉冲信号的分离

和位置的确定。当目标向量 t与原冲击信号 y完全契

合时，解卷积效果达到最佳。此时多点 D‐范数取得

最大值，与之对应的滤波器就是一组最优滤波器 f。

式（7）的求解问题等于求解方程

d
df ( tT y y ) = d

df
t1 y1
 y

+ d
df
t2 y2
 y

+⋅⋅⋅+

d
df
tN - L yN - L

 y
= 0 （9）

其中：f = f1，f2，⋅ ⋅ ⋅，fL。

由 于
d
df
tk yk
 y

=  y -1
tkM k-  y -3

tkX o y，且

M k= [xk+ L- 1 xk+ L- 2 ⋅ ⋅ ⋅ xk] T，因此式（6）可以

变为

d
df ( tT y y )=  y -1

( t1M 1+ t2M 2+⋅⋅⋅+ tN- LMN- L )-

 y -3
tT yX 0 y= 0 （10）

进而简化为  y -1
X 0 t-  y -3

tT yX 0 y= 0，即

tT y

 y 2 X 0 y= X 0 t。

由于 y= X 0
T f，并假定 ( X 0X T

0 )-1存在，则

tT y

 y 2 f =( X 0X 0
T )-1X 0 t （11）

得到MOMEDA的滤波器为

f =( X 0X 0
T )-1X 0 t

为了准确提取故障特征，故障周期 T在式（5）中

起至关重要的作用，引入多点峭度（multipoint kurto‐
sis，简称MKurt）确定故障周期 T。

MKurt =
( )∑
n= 1

N - L

t 2n
2

∑
n= 1

N - L

t 8n

∑
n= 1

N - L

( tn yn )4

( )∑
n= 1

N - L

y 2n
2 （12）

多点峭度是将目标向量在受控位置扩展为多个

脉冲。实际工况中旋转机械每旋转一周，可能产生

多个周期性脉冲，所以多点峭度达到峰值时，对应的

故障周期 T不一定只有一个。当多点峭度达到峰值

时，对应的采样点数即为故障周期 T，也可能为周期

的整数倍或倍数的因子（例如，25是 2T=50的因

子）。图 1为故障周期 T = 50的仿真信号多点峭度

谱。可以看到，多点峭度能够准确区分故障周期 T
与周围的非故障周期。
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3 基于 SK‑MOMEDA的故障特征分

离方法

当风电机组轴承发生复合故障时，各故障间相

互作用，交叉影响，使多种故障特征混叠在一起，给

滚动轴承复合故障诊断增加了难度。针对此问题，

笔者提出了基于 SK和MOMEDA相结合的风电机

组轴承复合故障特征分离提取方法，其流程如图 2
所示，具体实现步骤如下：

1）对故障信号进行谱峭度分析，选出谱峭度较

大的共振频带；

2）根据共振频带构造带通滤波器，并对复合故

障信号进行滤波，形成多个滤波信号；

3）对每个滤波信号进行Hilbert包络谱分析，判

断是否实现了单一故障特征的分离提取；

4）对未实现故障特征准确分离的滤波信号进

行多点峭度谱分析，识别出故障周期 T；

5）应用MOMEDA对未实现故障特征准确分

离的滤波信号进一步处理，得到解卷积信号；

6）对解卷积信号进行Hilbert包络谱分析，根据

获得的分离提取结果判断轴承故障类型。

4 仿真分析

在实际工况中，滚动轴承发生内外圈复合故障

时，轴承内外圈故障可能会激起相同或不同的共振

频带。笔者通过式（13）来模拟这种情况以验证所提

出方法的有效性。

x ( t )= ∑
i

S1 e-β ( t- iT1 ) cos ( 2πfn1 ( t- iT 1 ) )+

∑
i

S2 e-β ( t- iT1 ) cos ( 2πfn2 ( t- iT 1 ) )+

∑
i

( cos ( 2πfr t )+ CA ) ( S3 e-β ( t- iT2 ) cos ( 2πfn2 ( t-

iT 2 ) )+ S4 e-β ( t- iT2 ) cos ( 2πfn3 ( t- iT 2 ) ) )+ n ( t )
（13）

其 中 ：fn1 为 外 圈 故 障 所 激 起 的 共 振 频 率 ，fn1=
1 200 Hz；fn3 为内圈故障所激起的共振频率，fn3=
3 400 Hz；fn2为由内外圈故障共同激起的共振频率，

fn2=2 500 Hz；S1，S2为外圈故障在 fn1，fn2处激起的幅

值，均取 0.3；S3，S4为内圈故障在 fn2，fn3处激起的幅

值，分别取 1.5和 1；转频 fr=22 Hz；衰减系数 β=
600；CA 为 任 意 常 数 ；外 圈 故 障 特 征 频 率 为 fo=
1 T 1 = 90 Hz；内 圈 故 障 特 征 频 率 fi= 1 T 2 =
120 Hz；n（t）为 加 入 的 的 高 斯 白 噪 声 ，信 噪 比

为-10 dB，采样频率为 12 800 Hz。
仿真信号 x ( t )的时域波形及其频谱、包络谱如

图 3所示。由于受强噪声的影响，图 3（a）中无法识

别周期性冲击成分；图 3（b）频谱图中的低频部分也

无法识别故障特征频率。虽然在图 3（c）中可以提

取出内圈故障特征频率 f i及其倍频，以及幅值较低

的外圈故障特征频率 fo及其倍频，但 2种故障特征

彼此混叠在一起，包络谱无法对其进行分离提取。

图 2 复合故障特征分离提取流程图

Fig.2 Flow chart of composite fault feature separation and
extraction

图 1 故障周期为 T = 50的仿真信号多点峭度谱

Fig.1 Simulation signal with fault period T = 50

图 3 仿真信号的时域波形及其频谱、包络谱

Fig.3 Time-domain waveform of the simulated signal and its
spectrum and envelope spectrum
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利用所提出的方法先对仿真信号进行谱峭度分

析，图 4为仿真信号的谱峭度图。图 4中存在 2个能

量 较 大 的 共 振 频 带 ，带 通 滤 波 器 1 选 择 800~
1 600 Hz的频带，带通滤波器 2选择 2400~3 200 Hz
的频带。将 2个带通滤波器分别对仿真信号进行滤

波，并对所得滤波信号进行包络谱分析。带通滤波器

1，2滤波后的时域波形及其包络谱如图 5，6所示。

从图 5（b）可以准确提取出外圈故障特征频率

及其倍频成分，谱图中无其他干扰成分，轴承外圈故

障特征被较为理想地分离提取出来。从图 6（b）可

以看到，内外圈故障特征混叠在一起，背景噪声虽然

得 到 一 定 程 度 的 抑 制 ，但 2 种 故 障 未 实 现 分 离

提取。

根据所提出的方法对图 6中的滤波信号进行多

点峭度计算来确定故障周期T i，根据图 7所示的滤波

信号 2的多点峭度谱，可以清晰地识别出故障周期

T i = 107，这与内圈故障周期的理论计算值 T i =
fs f i = 106.67非常接近。将所得周期应用在MOM‐
EDA中，并对滤波信号继续进行处理，得到解卷积信

号及其包络谱如图 8所示。图 8（a）中的周期性脉冲

成分十分明显，从图 8（b）中可以看到背景噪声明显

得到抑制，内圈故障特征频率 f i及其倍频被清晰地提

取出来，轴承内圈故障特征被成功分离提取。

为了验证通过多点峭度谱确定的故障周期的准

确性，不采用多点峭度谱分析而直接采用MOME‐
DA算法进行处理。图 9为MOMEDA对滤波信号

图 4 仿真信号的谱峭度图

Fig.4 Spectrum kurtosis of the simulated signal

图 5 带通滤波器 1滤波后的时域波形及其包络谱

Fig.5 Time-domain waveform filtered by bandpass filter 1
and its envelope spectrum

图 6 带通滤波器 2滤波后的时域波形及其包络谱

Fig.6 Time-domain waveform filtered by bandpass filter 2
and its envelope spectrum

图 7 滤波信号 2的多点峭度谱

Fig.7 Multipoint kurtosis spectrum of filtered signal 2

图 8 基于 SK-MOMEDA处理后所得的解卷积信号及其包

络谱

Fig.8 Deconvolution signal and its envelope spectrum based
on SK-MOMEDA processing
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2的分析结果。采用理论计算获得内圈故障周期

T i = fs f i = 106.67，利用该周期对图 8（a）的时域信

号进行分析。图 9（a）为采用此周期后的MOMEDA
解卷积信号，图 9（b）为对解卷积信号的包络谱分

析。可以看出，图 9（a）不能显示周期性脉冲成分，

图 9（b）也无法有效提取出内圈故障特征频率。结

果说明：图 8（b）中采用多点峭度谱所确定的故障周

期更能够准确获得故障信号的特征信息。

图 10为原仿真信号的多点峭度谱，可以看到故障

周期的辨识度较低。直接对仿真信号 x ( t )进行

MOMEDA处理，结果如图 11所示。图 11（a）虽然可

以提取出周期性冲击成分，但与图 8（a）相比存在明显

差距。从图 11（b）中虽然能提取出内圈故障特征频率

f i及其倍频，但受背景噪声影响较为严重，还存在外圈

故障特征频率 fo的基频成分。因此，单采用MOME‐
DA对轴承复合故障特征分离提取效果欠佳。

5 工程应用

以某风场 2 MW风电机组中发电机非驱动端轴

承为研究对象，用来验证笔者所提出方法的有效性。

图 12 为 该 机 组 的 传 动 系 统 。 故 障 轴 承 型 号 为

SKF6330M.C3深沟球轴承，该轴承故障是由内外复

合故障造成的，其中：内圈出现较为严重的剥落损伤，

外圈剥落损伤较为轻微。其振动数据由安装在发电

机非驱动端上方的振动加速度传感器⑦获得，采样频

率 fs = 16 384 Hz，轴转速 n=1 454 r min，计算得

到 SKF6330M. C3 轴 承 内 圈 故 障 特 征 频 率

f i = 131.1 Hz，外圈故障特征频率 fo = 87.24 Hz，滚动

体故障特征频率 fb = 57.4 Hz，保持架故障特征频率

fc = 9.7 Hz。
采集的轴承振动信号时域波形及其频谱和包络

谱如图 13所示。图 13（a）中可以观察到少量冲击成

分，但无规律性。由图 13（b）可知，信号能量比较分

散，基本上遍布整个频域。图 13（c）中仅能有效提

取内圈故障特征频率 f i及其倍频，可以判断轴承内

圈存在故障；但现场拆检表明，该轴承实际存在内外

圈剥落故障。因此，传统包络谱分析只能诊断内圈

故障，而外圈故障被漏诊。

振动信号的谱峭度图如图 14所示。图中存在 2
个能量较强的共振频带，将带通滤波器 1选择 0~
2 048 Hz的频带，带通滤波器 2选择 2 048~3072 Hz
的频带。将 2个带通滤波器分别对仿真信号进行滤

波，并对滤波信号进行包络谱分析，带通滤波器 1，2
滤波后的时域波形及其包络谱结果如图 15，16所
示。图 15（b）和图 16（b）中仅能提取出内圈故障特

征频率及其倍频成分，并没有发现有关外圈故障特

征的相关信息，谱图中还夹杂着部分噪声及干扰谱

图 9 MOMEDA对滤波信号 2的分析结果

Fig.9 MOMEDA analysis of filtered signal 2
图 12 风电机组的传动系统

Fig.12 Wind turbine drive system

图 11 对仿真信号进行MOMEDA分析结果

Fig.11 Analysis results of simulation signals based on
MOMEDA

图 10 原仿真信号的多点峭度谱

Fig.10 Multi-point kurtosis spectrum of the original simulat‐
ed signal
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线，易造成对轴承外圈故障漏诊。按照笔者所提方

法对 2个滤波信号进行MOMEDA处理。

如图 17所示，计算 2个滤波信号的多点峭度

谱，用于确定轴承内外圈故障周期。从图 17（a）中

可以清晰地识别出故障周期 T i = 125.3，与内圈故

障周期的理论计算值 T i = fs f i = 124.97 基本相

符。从图 17（b）中除了提取出内圈故障周期以外，

还提取幅值较大的故障周期 T o = 186.3，该周期与

外圈故障周期的理论计算值 T o = fs fo = 187.8非
常接近。将通过多点峭度谱确定的故障周期分别带

入MOMEDA中，并对相应的滤波信号做进一步处

理，对所得解卷积信号进行包络谱分析。基于 SK‐
MOMEDA对内外圈故障信号的分析结果如图 18，
19所示。

图 13 振动信号的时域波形及其频谱和包络谱

Fig.13 Time-domain waveform of the vibration signal and
its spectrum and envelope spectrum

图 14 振动信号的谱峭度图

Fig.14 Spectrum kurtosis of the vibration signal

图 17 滤波器 1，2滤波后的多点峭度图

Fig.17 Multi-point kurtosis diagram after filtering filters 1
and 2

图 15 带通滤波器 1滤波后的时域波形及其包络谱

Fig.15 Time-domain waveform filtered by bandpass filter 1
and its envelope spectrum

图 16 带通滤波器 2滤波后的时域波形及其包络谱

Fig.16 Time-domain waveform filtered by bandpass filter 2
and its envelope spectrum
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由图 18（a）可以看到，周期性的脉冲成分十分

明显，由 18（b）可以看到，内圈故障特征频率 f i及其

倍频成分，转频调制边带都被清晰地提取出来，谱图

中十分干净，无其他干扰成分。同样，从图 19（b）中

可清晰提取出外圈故障特征频率 fo及其倍频成分，

不存在其他故障特征成分。根据上述分析结果很容

易判定轴承内、外圈均存在局部损伤，分析结果与实

际情况一致。工程应用的分析结果表明，笔者所提

方法能够有效实现轴承内、外圈复合故障特征的分

离提取，避免故障特征混叠造成的频率交叉现象，从

而可对轴承复合故障类型进行准确判断。

为了进一步验证笔者所提方法的优越性，将 SK
分别与MED和MCKD相结合，对实测振动信号进行

分析比较。基于 SK与MED方法对实测振动信号的

分析结果如图 20所示。可见，内圈故障特征频率及其

倍频成分被成功提取出来，但未发现其他故障特征频

率。 基于 SK与MCKD方法对实测振动信号的分析

结果如图 21所示。由图 21（a）可知，内圈故障特征频

率被成功分离提取出来，但从图 21（b）中未能找到有

关外圈故障的特征成分，且谱图中存在大量的干扰谱

线。分析结果表明，笔者所提出方法在复合故障信号

分离上具有一定的优势，能够较为理想地实现对风电

机组滚动轴承复合故障特征的分离提取。

6 结 论

1）谱峭度能够有效显示出复合故障所激起的

共振频带，通过构造带通滤波器对轴承故障振动信

号进行细化分解。MOMEDA算法通过多点峭度谱

自适应的确定故障周期，实现对期望的周期性脉冲

图 18 基于 SK-MOMEDA对内圈故障信号的分析结果

Fig.18 Analysis of the inner ring fault signal based on SK-

MOMEDA

图 19 基于 SK-MOMEDA对外圈故障信号的分析结果

Fig.19 Analysis of the outer ring fault signal based on SK-

MOMEDA

图 20 基于 SK与MED方法对实测振动信号的分析结果

Fig.20 Analysis results of measured vibration signals based
on SK and MED methods

图 21 基于 SK与MCKD方法对实测振动信号的分析结果

Fig.21 Analysis results of measured vibration signals based
on SK and MCKD methods
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信号的提取。由于单独的 SK或MOMEDA方法在

复合故障特征分离上存在一定的局限性，所以笔者

鉴于 2种方法各自的优势将二者进行有效结合。

2）滚动轴承内外圈复合故障仿真信号与工程应

用实例的分析结果表明，笔者所提方法能够有效实现

复合故障的分离，解决了因轴承多个故障特征相互混

杂、彼此干扰而造成的漏诊、误诊问题。与 MED，
MCKD算法进行比较可知，MOMEDA在复合故障特

征提取上更具有优势，为风电机组滚动轴承复合故障

特征分离提取提供了一种新的思路。
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路面激励下的履带车辆负重轮动载荷研究
∗

覃凌云， 杨书仪， 陈哲吾， 凌启辉
（湖南科技大学机电工程学院 湘潭，411201）

摘要 履带车辆负重轮动载荷的大小直接影响车辆附着性能及牵引性能。在计及履带车辆前后轮输入变时差相关

性和左右轮输入相干性的基础上，建立履带车辆整车负重轮动载荷理论估算模型。基于多体动力学软件

RecurDyn，建立履带车辆多体动力学模型并进行模型验证。基于履带车辆负重轮动载荷理论估算模型及履带车辆

多体动力学模型，分别开展行驶速度、路面不平度及履带板参数对负重轮动载荷的影响分析。研究表明：随着行驶

速度的提高和路面不平度的增大，负重轮动载荷及动载系数近似线性增大；随着履带板宽度的增大，负重轮动载荷

先减小后增大；随着履带板厚度的增大，负重轮动载荷呈线性增大。该研究结论为履带车辆附着性能分析以及结构

优化设计提供了理论基础。

关键词 履带车辆；路面不平度；动载荷；变时差相关；多体动力学仿真

中图分类号 TH113.1；TJ811

引 言

履带车辆因其机动性与通过性强，在现代军事、

建筑和农业等领域发挥着重要作用［1‐2］。履带车辆

在服役过程中会面临各种恶劣的行驶工况，由于路

面的起伏变化会使负重轮受到随机动载荷。当作用

在负重轮上的垂向动载荷超过车辆在负重轮作用的

重力载荷时，负重轮会与地面发生脱离，使车辆的附

着性能下降，发生打滑和侧滑。这不仅会导致车辆

的牵引性能下降，影响其通过性，也将导致车辆操纵

稳定性下降，影响车辆的行驶安全性［3‐4］。与轮式车

辆相比，履带车辆由于履带的存在，使得对负重轮动

载荷的研究相对困难。近年来，国内外学者对轮式

车辆轮胎动载荷与履带车辆负重轮动态特性均做了

大量的研究。在轮式车辆方面，文献［5‐7］通过建立

车辆的弹簧 ‐质量 ‐阻尼振动模型，对路面不平度激

励下的车辆动载特性进行研究。文献［8‐10］采用多

体动力学仿真的方法，分析了不同路面激励下车辆

与路面间的动载变化情况。在履带车辆方面，朱兴

高等［11］通过建立履带车辆 8自由度平面半车参数化

模型和多体动力学模型，研究车辆行驶速度对负重

轮动位移的影响。文献［12‐14］采用多体动力学仿

真的方法对负重轮的动态特性进行研究。

由于在实际情况中，左右轮辙路面是不一致的，

而上述研究均没有考虑左右轮辙路面的不同性及车

辆侧倾运动，故与实际情况不符，这将对分析结果造

成一定影响。基于此，笔者以负重轮动载荷为研究

对象，分别建立履带车辆整车负重轮动载荷理论估

算模型与多体动力学模型，分析行驶速度、路面等级

和履带板参数对负重轮动载荷的影响。

1 履带车辆 12轮相关路面输入

履带车辆是一种多轮式车辆，本研究中的履带

车辆每侧有 6个负重轮，履带车辆 12轮路面输入如

图 1所示。

在车辆行驶过程中，除了左右轮辙路面输入之

间存在一定的相干性外，每侧相邻的 2个负重轮由

于存在一定的间距 Li，使其路面输入也存在一定相

关性。因此，在建立路面输入时，为了保证与实际情

况相符，需要考虑前后轮路面输入变时差相关和左

图 1 履带车辆 12轮路面输入

Fig.1 Tracked vehicle 12-wheel road input
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右轮路面输入的相干性问题。

1.1 前后轮路面输入变时差相关

滤 波 白 噪 声 法 生 成 路 面 不 平 度 的 时 域 模

型［15］为

q̇ ( t )=-2πnqvq ( t )+ 2πn0 G q ( n0 ) vW ( t )（1）

其中：q（t）为路面不平度输入；nq为下截止频率，nq=
0.011/m；v为车辆行驶速度；n0为参考空间频率，

n0=0.1/m；Gq（n0）为路面不平度系数；W（t）表示均

值为 0、功率谱密度为 1的理想单位白噪声。

设左轮辙第 1，2负重轮的路面不平度分别为

ql1（t）和 ql2（t），履带车辆非匀速行驶时，前后负重轮

路面输入的关系为

q l2 ( s ( t ) )= q l1 ( s ( t )- L 2 ) （2）
其中：s（t）为位移；L2为第 2负重轮相对于第 1负重

轮的轮距。

将式（2）用泰勒级数在 s（t）处展开，有

q l2 ( s ( t ) )= q l1 ( s ( t )- L 2 )= q l1 ( s ( t ) )-

L 2
dq l1
ds +

1
2 L 2

2 d2q l1
ds2 +…

（3）

q l2 ( s ( t ) )= q l1 ( s ( t ) )- L 2
dq l1
ds （4）

因
d
ds =

1
ṡ
d
dt，

d2
ds2 =

1
ṡ2
( d

2

dt 2 -
s̈
ṡ
d
dt )，代 入

式（3），（4），得到

q l2 ( t )= q l1 ( t )-
L 2
ṡ
dq l1
dt +

1
2

|
|
||

|
|
||
L 2
ṡ

2 |

|
||

|

|
||
d2q l1
dt 2 -

s̈
ṡ
dq l1
dt + ...

（5）

q l2 ( t )= q l1 ( t )- | L 2ṡ | dq l1dt （6）

将式（5）略去二阶微量，得到

q̈ l1 ( t )= 2 | ṡL 2 |
2

[ q l2 ( t )- q l1 ( t )+ | L 2ṡ | q̇ l1 ( t ) ] （7）

对式（6）进行微分并略去二阶微量，得到

q̇ l2 ( t )= q̇ l1 ( t )- | L 2ṡ | q̈ l1 ( t ) （8）

将式（7）代入式（8），得到

q̇ l2 ( t )=- q̇ l1 ( t )+
2v
L 2
[ q l1 ( t )- q l2 ( t ) ] （9）

根据上述可知，在已知左 1负重轮路面不平度

输入为 ql1（t）的情况下，后面第 2~6负重轮的路面不

平度可表示为

q̇ li ( t )=- q̇ l1 ( t )+
2v
Li
[ q l1 ( t )- q li ( t ) ] （10）

其中：Li为后面各负重轮相对于第 1负重轮的轮距；

qli（t）为各负重轮的路面不平度；i= 2，3，4，5，6。

1.2 左右轮路面输入的相干性

假设左轮辙为 L，右轮辙为 R，左右轮辙的相干

函数 coh（w）［16］可表示为

coh2 (w )= || SLR (w ) 2
SLL (w )SRR (w )

（11）

其中：SLR（w）为左右轮辙负重轮路面不平度输入之

间的互谱密度；SLL（w）为左轮辙负重轮路面不平度

输入的自谱密度；SRR（w）为右轮辙负重轮路面不平

度输入的自谱密度。

假设左右负重轮路面具有相同的统计特性，即

SLL（w）= SRR（w），ΦLR=0，则左右负重轮路面输入

的互谱密度可表示为

SLR (w )= coh (w )SLL (w ) （12）
由相干函数的定义可知，相干函数等于频响函

数的模，即

|H (w ) |= coh (w ) （13）
其中：H（w）为系统的频响函数。

右 1负重轮与左 1负重轮路面输入间具有如下

关系

q r1 ( s )= q l1 ( s- B ) （14）
其中：s为位移坐标；B为左右两履带的中心距。

qr1（s）和 ql1（s）之间的传递函数H lr为

H lr ( Ω )=
Q l1 ( Ω )
Q r1 ( Ω )

= e-jΩB （15）

其中：Ω=2πn，为空间角频率。

将空间角频率转化为时间角频率，采用二阶

Pade（帕德）近似计算，得到 qr1（t）和 ql1（t）之间的传

递函数为

H lr (w )=
Q l1 (w )
Q r1 (w )

= e-jwB/v=

1- 1
2 B/v ( jw )+

1
12 B

2/v2 ( jw )2

1+ 1
2 B/v ( jw )+

1
12 B

2/v2 ( jw )2

（16）

式（16）用状态方程和输出方程表示为

Ẋ 1 ( t )= AX 1 ( t )+ βq l1 ( t ) （17）
q r1 ( t )= δX 1 ( t )+ q l1 ( t ) （18）

其中：A= é
ë
ê

ù
û
ú

0 1
-12v2/B2 -6v/B

；β= é
ë
ê

ù
û
ú

-12v/B
72v2/B2

；
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δ= [1 0]；X 1 = é
ë
ê

ù
û
ú

x1
x2

。

对式（18）进行微分

q̇ r1 ( t )= δẊ 1 ( t )+ q̇ l1 ( t ) （19）
将式（17）代入式（19），得到

q̇ r1 ( t )= δAX 1 ( t )+ δβq l1 ( t )+ q̇ l1 ( t ) （20）
右轮辙第 2~6负重轮路面输入可表示为

q̇ ri ( t )=- q̇ r1 ( t )+
2v
Li
[ q r1 ( t )- q ri ( t ) ]

( i= 2，3，4，5，6 ) （21）

1.3 12轮路面输入的状态方程

由上述推导可得履带车辆 12负重轮相关路面

输入的状态方程为

ì

í

î

ï

ï

ï
ï
ïï

ï

ï

ï
ï
ïï

q̇ l1 ( t )= a1q l1 ( t )+ b1W ( t )

q̇ li ( t )=- q̇ l1 ( t )+
2v
Li
[ q l1 ( t )- q li ( t ) ]

q̇ r1 ( t )= δAX 1 ( t )+ δβq l1 ( t )+ q̇ l1 ( t )

q̇ ri ( t )=- q̇ r1 ( t )+
2v
Li
[ q r1 ( t )- q ri ( t ) ]

Ẋ 1 ( t )= AX 1 ( t )+ βq l1 ( t )

（22）

其中：a1=-2πnqv；b1=2πn0 G q ( n0 ) v；i=2，3，4，
5，6。

将式（22）转化为矩阵形式

Ẏ 1 ( t )= ηY 1 ( t )+ σW ( t ) （23）
其中：η和 σ为状态方程的系数矩阵。

为了便于与后续仿真结果进行对比分析，本研

究保持车辆匀速行驶。当速度为 20 m/s，C级路

面［3］Gq（n0）=256×10-6 m3时，履带车辆左右轮辙第

1，6负重轮的路面不平度输入如图 2所示。

2 负重轮动载荷理论估算模型

2.1 基本假设

为了研究负重轮动载荷随着行驶速度、路面等级和

履带板参数的变化情况，需要建立合理的车辆悬挂系统

参数化动力学模型［3，11，17‐19］，其基本假设如下：① 履带车辆

行驶路面为刚性路面，即路面不平度不会因车辆的辗

压而变化，各负重轮路面不平度输入具有相关性；②不

考虑履带对车体振动的影响，视履带结构近似于铺设

路面激励的“无限轨道”；③悬挂系统采用独立线性悬

挂，将其简化为弹簧刚度和阻尼；④负重轮所受重力、阻

尼力等作用在其质心处；⑤考虑车辆的垂直、俯仰及侧

倾振动，在车辆每侧有 6个负重轮的情况下，用 15自由

度整车模型建立其悬挂系统参数化动力学模型。

基于上述假设，建立履带车辆悬挂系统参数化

动力学模型如图 3所示。

2.2 整车参数化模型动力学方程的建立

根据牛顿第二定律，将图 3所示的多自由度振

图 2 路面不平度输入

Fig.2 Road roughness input

图 3 履带车辆悬挂系统参数化动力学模型

Fig.3 Parametric dynamic model of tracked vehicle suspen‐
sion system
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动系统转化为动力学方程。

车体垂向振动方程为

MZ̈+ ∑
i= 1

6

[ k li ( Z+ l li θ+ bφ- x li ) ]+

∑
i= 1

6

[ k ri ( Z+ l ri θ+ aφ- x ri ) ]+

∑
i= 1

6

[ c li ( Ż+ l li θ̇+ bφ̇- ẋ li ) ]+

∑
i= 1

6

[ c ri ( Ż+ l ri θ̇+ aφ̇- ẋ ri ) ]= 0

其中：M为车体质量；Z为车体质心垂向位移；kli，kri
分别为左右侧第 i个负重轮悬挂刚度；lli，lri分别为左

右侧第 i个负重轮质心距车体质心的水平距离；θ为
车体俯仰角；φ为车体侧倾角；cli，cri分别为左右侧第

i个负重轮悬挂阻尼；a，b分别为左右侧负重轮距车

体质心的垂直距离；xli，xri分别为左右侧第 i个负重

轮的垂向位移。

车体俯仰振动方程为

Ip θ̈+ ∑
i= 1

6

[ k li l li ( Z+ l li θ+ bφ- x li ) ]+

∑
i= 1

6

[ k ri l ri ( Z+ l ri θ+ aφ- x ri ) ]+

∑
i= 1

6

[ c li l li ( Ż+ l li θ̇+ bφ̇- ẋ li ) ]+

∑
i= 1

6

[ c ri l ri ( Ż+ l ri θ̇+ aφ̇- ẋ ri ) ]= 0

其中：IP为车体俯仰转动惯量。

车体侧倾振动方程为

I r φ̈+ ∑
i= 1

6

[ k li b ( Z+ l li θ+ bφ- x li ) ]+

∑
i= 1

6

[ k ri a ( Z+ l ri θ+ aφ- x ri ) ]+

∑
i= 1

6

[ c li b ( Ż+ l li θ̇+ bφ̇- ẋ li ) ]+

∑
i= 1

6

[ c ri a ( Ż+ l ri θ̇+ aφ̇- ẋ ri ) ]= 0

其中：Ir为车体侧倾转动惯量。

左侧 6个负重轮垂向振动方程

mli ẍ li+ kli [ xli-( Z+ lliθ+ bφ ) ]+
cli [ ẋ li-( Ż+ lli θ̇+ bφ̇ ) ]+ klti ( xli- qli )+
clti ( ẋ li- q̇ li )= 0 ( i= 1，2，…，6 )

其中：m li，mri分别为左右侧第 i个负重轮的质量。

右侧 6个负重轮垂向振动方程为

mri ẍ ri+ kri [ xri-( Z+ lriθ+ aφ ) ]+
cri [ ẋ ri-( Ż+ lri θ̇+ aφ̇ ) ]+ krti ( xri- qri )+
crti ( ẋ ri- q̇ ri )= 0 ( i= 1，2，…，6 )

左右侧负重轮瞬时动载荷分别为

F lti ( t )= k lti ( x l i- q li )+ c lti ( ẋ li- q̇ li )
( i= 1，2，…，6) （24）

F rti ( t )= k rti ( x r i- q ri )+ c rti ( ẋ ri- q̇ ri )
( i= 1，2，…，6) （25）

其中：klti，krti分别为左右侧第 i个负重轮轮胎刚度；

clti，crti分别为左右侧第 i个负重轮轮胎阻尼；qli，qri分

别为左右侧第 i负重轮下的路面不平度输入。

左右侧负重轮动载系数均方根值分别为

Dli=
σFlti+ Fj

Fj
( i= 1，2，…，6) （26）

D ri=
σFrti+ Fj

Fj
( i= 1，2，…，6) （27）

其中：σFlti和 σFrti分别为左右侧负重轮动载荷的均方

根值；Fj为负重轮静载荷。

履带车辆动力学参数如表 1所示。

选取状态变量为

X =[ Z Ż θ θ̇ φ φ̇ x l1 x l2 x l3 x l4 x l5 x l6 ẋ l1 ẋ l2 ẋ l3
ẋ l4 ẋ l5 ẋ l6 x r1 x r2 x r3 x r4 x r5 x r6 ẋ r1 ẋ r2 ẋ r3 ẋ r4
ẋ r5 ẋ r6 ]T

Y =[ y1 y2 y3 y4 y5 y6 y7 y8 y9 y11 y12 y13 y14
y15 ]T

U =[ q l2 q̇ l1 q l2 q̇ l2 q l3 q̇ l3 q l4 q̇ l4 q l5 q̇ l5 q l6 q̇ l6
q r 1 q̇ r1 q r2 q̇ r2 q r3 q̇ r3 q r4 q̇ r4 q r5 q̇ r5 q r6 q̇ r6 ]T

其中：y1为车体质心垂直加速度；y2为车体俯仰角加

速度；y3依次为车体侧倾角加速度；y4~y9依次为左

侧第 1~6负重轮动载荷；y10~y15依次为右侧第 1~6
负重轮动载荷。

建立履带车辆整车动力学状态方程为

表 1 履带车辆主要参数

Tab.1 Main parameters of tracked vehicle

参数

M/kg
Ip/(kg·m2)
Ir/(kg·m2)
m li,mri/kg
ll1,lr1/m
ll2,lr2/m
ll3,lr3/m
ll4,lr4/m
ll5,lr5/m

数值

24 500
216 531
75 564
305
2.20
1.22
0.29
-0.59
-1.34

参数

ll6，lr6/m
a/m
b/m
kli,kri/(N·m-1)
klti,krti/(N·m-1)
cli,cri (i=1,2,6)/(N·s·m-1)
cli,cri (i=3,4,5)/(N·s·m-1)
clti,crti/(N·s·m-1)

数值

-2.09
1.30
-1.30
205 324
6 532 435
21 000
210
0.01

ll4/ lr4，ll5/ lr5和 ll6/ lr6为负值，表示该负重轮在质心后；b为负

值，表示负重轮在质心左侧。
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{Ẋ ( t )=PX ( t )+ JU ( t )
Y ( t )=VX ( t )+ λU ( t )

（28）

其中：矩阵 P，J，V，λ为整车参数化动力学状态方程

的系数矩阵，由于篇幅所限，故不列出。

根据履带车辆整车动力学状态方程及表 1，利
用Matlab/Simulink的状态方程建立动力学方程，对

负重轮动载荷进行求解。

3 履带车辆多体动力学模型

3.1 履带车辆行动系统建模

履带车辆结构复杂，笔者建立的主要为履带车

辆行动系统模型，图 4为履带车辆多体动力学模型

建模流程图，图中 SolidWorks为软件名。

建模时将悬挂系统的悬挂刚度简化为平衡肘与

车体铰接处扭转弹簧的扭转刚度系数；悬挂阻尼简

化为动力缸活塞杆与动力缸缸筒间平移弹簧的阻尼

系数；履带张紧装置简化为分别与车体和诱导轮铰

接的曲柄，通过给曲柄与车体铰接处扭转弹簧添加

刚 度 和 预 扭 矩 ，使 履 带 预 张 紧 力 保 持 在 车 重 的

8%~10%之间［20］，通过在平衡肘与车体铰接处扭

转弹簧上施加预扭矩来平衡车重，保证平衡肘的静

倾角落地后基本保持不变。 建立的履带车辆多体

动力学模型如图 5所示。

3.2 履带车辆多体动力学模型验证

分别对所建履带车辆多体动力学模型进行自由

落车和过弧形凸起障碍仿真试验，待车辆进入稳定

状态后，得到车体加速度频域曲线如图 6所示。

由图 6（a）和 6（b）可知，车体垂直线振动和俯仰

角振动固有频率分别为 1.59 Hz和 0.98 Hz。这与经

验值 1.5 Hz和 1.1 Hz［3］相近，说明所建模型正确性

较高，利用该模型得到的仿真分析结果具有可信度。

4 仿真分析

车轮动载荷是车辆在不平路面上行驶时，因路

面不平度而引起车辆振动产生［21］。

4.1 行驶速度对负重轮动载荷的影响

分别采用理论计算法和多体动力学仿真法分析

负重轮动载荷随行驶速度的变化情况，在保持路面

等级、地面特性不变的条件下，设置如表 2所示的行

驶速度。

采用理论计算法时，由于左右轮辙激励不同，需

要对左右轮辙负重轮动载荷变化规律进行分析。采

用多体动力学仿真法时，由于左右轮辙激励相同，故

分析左轮辙负重轮动载荷的变化情况即可。行驶速

度对动载荷及动载系数的影响如图 7，8所示。

由图 7可知，左右轮辙第 1负重轮动载荷均方根

值随着行驶速度的增大逐渐增大。这是因为行驶速

图 6 车体加速度频域曲线

Fig.6 Frequency domain curve of vehicle body acceleration

图 4 建模流程图

Fig.4 Modeling flow chart

图 5 履带车辆多体动力学模型

Fig.5 Multi-body dynamics model of tracked vehicle

表 2 行驶速度设置

Tab.2 Setting of driving speed

路面等级

E
行驶速度/(km·h-1)
30，40，50，60，70

地面特性

硬地面
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度越快，路面激励对负重轮冲击就越频繁而引起

的。右轮辙负重轮动载荷均方根值略小于左轮辙，

这是由于左右轮辙路面激励的相干性关系使右轮辙

路面不平度均方根差略小于左轮辙造成的。由图 8
可知，随着履带车辆行驶速度的提高，左右轮辙负重

轮动载系数均增大。由图 7，8均可看出，理论计算

结果大于多体动力学仿真结果，这是由于理论计算

时未考虑履带的影响。一方面，履带的绷直、紧缩对

动载起到了一定的衰减作用；另一方面，履带对路面

不平度具有滤波作用，路面在铺上履带后，波长小于

履带板的成分被滤掉了，使履带节的空间频率成为

履带车辆路面不平度的上限频率。因此，多体动力

学仿真结果与理论计算结果相比会偏小。

4.2 路面等级对负重轮动载荷的影响

为了研究路面等级变化时，负重轮动载荷均方

根值及动载系数的变化规律，在保持行驶速度、地面

特性不变的条件下，设置如表 3所示的路面等级。

得到路面等级对动载荷及动载系数的影响如图 9，
10所示。

由图 9可知，第 1负重轮动载荷均方根值随着路

面等级变高（路面变坏）而增大，这是因为在相同的

行驶速度下，路面等级越高，路面不平度对负重轮的

作用力越强。由图 10可知，路面等级增大时，第 1负
重轮动载系数不断增大。图 9，10中的理论计算结

果均比多体动力学仿真结果略大，这是因为采用多

体动力学仿真法时，履带对动载产生了影响。

4.3 履带板参数对负重轮动载荷的影响

履带板简化结构如图 11所示。笔者通过改变

履带板宽度Wb和厚度 H来研究履带板参数对负重

轮动载荷的影响。在行驶速度、路面等级一定的条

件下，设置如表 4所示的履带板宽度Wb和厚度H。

当履带板宽度 Wb和履带板厚度 H分别变化

时，履带板宽度和履带板厚度对动载荷的影响如

图 11 履带板简化结构

Fig.11 Simplified structure of track shoe

图 9 路面等级对动载荷的影响

Fig.9 Effect of road grade on dynamic load

表 3 路面等级设置

Tab.3 Setting of road grade

行驶速度/(km·h-1)
50

路面等级

C，D，E
地面特性

硬地面

图 10 路面等级对动载系数的影响

Fig.10 Effect of road grade on dynamic load coefficient

表 4 履带板宽度W

b

和厚度H的设置

Tab.4 Setting of track shoe width W

b

and thick‑

ness H

行驶速度/
(km·h-1)

50

路面
等级

E

Wb/mm
(H=80mm)

445，455，465，
475，485

H/mm
(Wb=465mm)

70，75，80，85，
90

图 7 行驶速度对动载荷的影响

Fig.7 Effect of driving speed on dynamic load

图 8 行驶速度对动载系数的影响

Fig.8 Effect of driving speed on dynamic load coefficient
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图 12，13所示。履带张紧力变化情况如表 5所示。

由图 12可知，随着履带板宽度的增加，负重轮

动载荷先减小后增大，这是由于随着履带板宽度的

增加，履带车辆整车接地面积增大，使履带板每单位

所承受作用力减小，从而使负重轮所受动载荷减

小。由表 5可知，当履带板宽度继续增大，使履带车

辆正常行驶时的履带张紧力增大，此时路面激励通

过作用在绷直的履带板上传递到负重轮上，使其受

到的动载荷变大。由图 13可知，负重轮动载荷随着

履带板厚度的增加而逐渐增大。从表 5可知，随着

履带板厚度增加，履带张紧力逐渐增大，此时路面激

励作用在履带板上近似于刚性冲击，从而使负重轮

受到的动载荷增加。

5 结 论

1）在考虑履带车辆前后轮输入变时差相关性

和左右轮输入的相干性的前提下，推导了履带车辆

12轮路面输入的状态方程。在此基础上，建立了履

带车辆整车负重轮动载荷理论估算模型。

2）利用多体动力学软件 RecurDyn建立履带车

辆多体动力学模型，通过自由落车和过弧形凸起障

碍的方式，得到车体垂直线振动与俯仰角振动固有

频率分别为 1.59 Hz和 0.98 Hz，其与经验值相近，验

证了模型的正确性。

3）基于所建履带车辆负重轮动载荷理论估算

模型及多体动力学模型，进行了行驶速度、路面不

平度及履带板参数对负重轮动载荷的影响分析。

研究表明：随着行驶速度的提高、路面不平度的增

大，负重轮动载荷及动载系数近似线性增大；随着

履带板宽度的增大，负重轮动载荷先减小后增大；

随履带板厚度的增大，负重轮动载荷呈线性增大。
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基于CSES和MED的滚动轴承微弱故障特征提取
∗

康 伟， 朱永生， 闫 柯， 任智军
（西安交通大学现代设计及转子轴承系统教育部重点实验室 西安，710049）

摘要 针对高噪声条件下，联合平方包络谱（combined squared envelope spectrum，简称 CSES）方法容易受频带内

噪声和其他频带特征的干扰，导致对滚动轴承微弱故障特征提取困难的问题，提出了一种结合 CSES和最小熵解卷

积（minimum entropy deconvolution，简称MED）的滚动轴承微弱故障特征提取方法。首先，使用谱峭度选择不同频

带-滤波后的信号；其次，对所选信号进行MED滤波，增强频带内的故障特征；最后，依据 CSES原理，计算上一步

滤波后信号的平方包络频谱并进行归一化，将其合并得到故障特征明显的强化包络谱。仿真与试验结果表明，该方

法能够有效提取滚动轴承的微弱故障特征。

关键词 滚动轴承；谱峭度；最小熵解卷积；联合平方包络谱

中图分类号 TH165+.3；TH133.3

引 言

滚动轴承的运行状态直接关系到机械设备的工

作性能，及时尽早发现其故障特征信息具有重要意

义［1］。在实际生产中，采集到的振动信号早期故障

特征较为微弱，受背景噪声等强干扰影响，极易被

淹没。

共振解调分析是当前应用最广泛的一种滚动轴

承故障诊断方法，通过解调振动信号提取有用信息，

该方法的提取效果与共振解调参数的选择紧密相

关。对此，国内外学者在选择最优解调频带方面开

展了大量的研究工作。Antoni［2］提出了峭度图方

法，利用峭度对冲击特征的敏感性自适应地选择解

调频带，已被证明是一种较有效的轴承故障诊断方

法［3］，但该方法仍存在可改进的地方［4］。文献［5］从

使用更精确的滤波器组方面提升该方法的有效性，

通过小波变换替代原滤波器组进行信号分解，以提

取与小波基相似的故障特征。文献［6］从频带分割

方面进行改进，提出了多尺度聚类灰度信息图方法，

使用多尺度频带融合来选择最优解调频带。文献

［3］考虑增强指标的鲁棒性，通过将信号分段计算取

平均的方式来克服冲击性噪声的影响。需要指出的

是，上述诊断方法均通过单一频带提取故障特征，存

在因干扰导致所选频带并不是最优频带的问题，甚

至出现误选频带导致故障特征不能被有效提取［7］。

文献［7］提出一种通过多频带诊断故障的联合平方

包络谱方法。该方法选择多个频带的特征信息联立

合并以保留信号中的有用信息。然而，由于故障特

征微弱，强背景噪声下的干扰信息会严重影响故障

特征的提取。

笔者使用最小熵解卷积滤波［8］来增强所选频带

内的微弱特征信息，提出了一种基于联合平方包络

谱和最小熵解卷积的滚动轴承微弱故障特征提取方

法，可有效削弱强背景噪声的影响，进而实现滚动轴

承微弱故障特征的提取。仿真和试验分析结果也证

明了该方法的有效性。

1 方法原理

1.1 CSES方法

滚动轴承故障时会激起周围结构的共振，通过

选择最佳滤波参数共振解调可有效提取故障特征信

息。由于采集到的振动信号故障特征微弱，环境噪

声会影响最优频带的选择，造成有用信息丢失。因

此，使用 CSES方法将潜在有价值的频带信息进行

合并以诊断轴承故障。

CSES方法［7］通过提前设定的阈值条件选出多

个不同频带的滤波后的信号，再对各信号进行故障

特征提取，利用同层叠加与多层叠加的方式完成滚

动轴承的故障分析，具体步骤如下。

DOI:10.16450/j.cnki.issn.1004‐6801.2021.04.004
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1）使用小波变换二叉树结构分解原信号到不

同滤波参数的频带中。所使用的小波变换方法为最

大迭代离散小波包变换（maximal overlap discrete
wavelet packet transform，简称MODWPT），具有保

持各层滤波后的信号时间分辨率相同的优点。原信

号 s（t）经MODWPT分解后得到一系列不同中心频

率 fc，不同滤波频带 bw滤波后的信号 ski（t），其中：k为
对应的分解层数，且 k = 0，1，… ，K；K为确定的

最大分解层数；i为第 k层分解的第 i个节点处滤波

后的信号，且 i= 1，2，…，2k。
2）选择不同参数滤波后的信号。计算所有滤

波后信号的平方包络函数，为了削弱不相关噪声信

号的干扰，再计算平方包络信号的无偏自相关函数

S ( τ )= 1
N - n ∑j= 1

N - n

s ( tj ) s ( tj+ τ ) （1）

其中：s（tj）为平方包络信号；n为信号 s（tj）的长度，

n=0，1，2，…，N-1；时延因子 τ=n/fs；fs为信号采

样频率；S（τ）为无偏自相关信号。

3）以式（2）所示的峭度指标为依据，计算并比

较其峭度值，将超过或等于最大峭度值一半的对应

滤波参数选出，并输出相关滤波后的信号［7］。

k=
∑
j= 1

N

( S ( tj )- S̄ )4

é

ë
êê

ù

û
úú∑

j= 1

N

( S ( tj )- S̄ )2
2 （2）

其中：S为信号 S（tj）的均值。

4）获取强化包络谱，完成故障特征提取。计算

各滤波后信号的平方包络，并使用傅里叶变换方法

将时域信号转换到频域，得到多个平方包络谱。分

别归一化各平方包络谱，根据所属的分解层数叠加

并取平均，得到与分解层数相同数量的频谱，叠加所

有频谱得到故障特征明显的强化包络谱［7］。

1.2 MED方法

信息熵是一种对信号源输出信息的度量，具体

体现在其不确定性和发生随机性的度量［9］。当振动

信号中的干扰成分越少，故障冲击信号越明显，输出

信号就越简单，对应的信息熵就越小；当振动信号中

的干扰成分越多，故障冲击信号越不明显，输出信号

就越复杂，对应的信息熵就越大。最小熵最初由

Wiggins引入到解卷积问题中形成了MED方法［10］，

可从混合信号中有效解卷积脉冲信号。

在信号采集过程中，输入脉冲信号 I（n）除了受

到周围环境噪声 e（n）的影响外，还会受到传递路径

h（n）的影响。振动信号 y（n）可表示为一个卷积

信号

y ( n )= ( I ( n )+ e ( n ) ) *h ( n ) （3）
MED通过寻找逆滤波器 f（n），尽可能消除卷积

影响，得到与输入脉冲信号 I（n）最相近的解卷积信

号 Î（n）。这可理解为一个逆滤波的过程［8］，即

I ̂ ( n )= y ( n ) ∗f ( n ) （4）
利用目标函数法设计MED滤波器，Wiggins使

用 Î（n）的范数评估其熵的大小［8］，且将其作为目标

函数以获取最优输出。
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ù
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（5）

对目标函数求导并令其等于 0，得到

∂O 4
2 ( f ( i ) )
∂ ( f ( i ) ) = 0 （6）

令逆滤波器 f（i）的阶数为 L，由式（4）可得

I ̂ ( n )= ∑
i= 1

L

f ( i ) y ( n- i ) （7）

且

∂I ̂ ( n )
∂f ( i ) = y ( n- i ) （8）

联立式（5）~（8），可得

(∑
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将式（9）表示为矩阵形式，可得

B= FA （10）
F= BA-1 （11）

其中：B为输入信号与输出信号的互相关矩阵；F为

所求逆滤波器的系数矩阵；A为输入信号的拓普利

兹自相关矩阵。

MED算法流程如图 1所示。

2 基于 CSES和 MED 的故障特征提

取方法

CSES在提取故障特征时，解决了通过单一频

带包络解调时因误选频带造成的有用信息丢失问

题。对于滚动轴承的早期故障，其故障信号较为微

弱，不仅会受到其频带内的噪声影响，还会受到所选

其他频带特征的干扰，影响滚动轴承的微弱故障特

征提取。针对这一问题，笔者将MED方法用于微

弱故障特征的增强，如图 2所示，提出了一种基于
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1）使用小波变换二叉树结构分解原信号到不

同滤波参数的频带中。所使用的小波变换方法为最

大迭代离散小波包变换（maximal overlap discrete
wavelet packet transform，简称MODWPT），具有保

持各层滤波后的信号时间分辨率相同的优点。原信

号 s（t）经MODWPT分解后得到一系列不同中心频

率 fc，不同滤波频带 bw滤波后的信号 ski（t），其中：k为
对应的分解层数，且 k = 0，1，… ，K；K为确定的

最大分解层数；i为第 k层分解的第 i个节点处滤波

后的信号，且 i= 1，2，…，2k。
2）选择不同参数滤波后的信号。计算所有滤

波后信号的平方包络函数，为了削弱不相关噪声信

号的干扰，再计算平方包络信号的无偏自相关函数

S ( τ )= 1
N - n ∑j= 1

N - n

s ( tj ) s ( tj+ τ ) （1）

其中：s（tj）为平方包络信号；n为信号 s（tj）的长度，

n=0，1，2，…，N-1；时延因子 τ=n/fs；fs为信号采

样频率；S（τ）为无偏自相关信号。

3）以式（2）所示的峭度指标为依据，计算并比

较其峭度值，将超过或等于最大峭度值一半的对应

滤波参数选出，并输出相关滤波后的信号［7］。
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其中：S为信号 S（tj）的均值。

4）获取强化包络谱，完成故障特征提取。计算
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别归一化各平方包络谱，根据所属的分解层数叠加

并取平均，得到与分解层数相同数量的频谱，叠加所

有频谱得到故障特征明显的强化包络谱［7］。

1.2 MED方法

信息熵是一种对信号源输出信息的度量，具体

体现在其不确定性和发生随机性的度量［9］。当振动

信号中的干扰成分越少，故障冲击信号越明显，输出

信号就越简单，对应的信息熵就越小；当振动信号中

的干扰成分越多，故障冲击信号越不明显，输出信号

就越复杂，对应的信息熵就越大。最小熵最初由

Wiggins引入到解卷积问题中形成了MED方法［10］，

可从混合信号中有效解卷积脉冲信号。

在信号采集过程中，输入脉冲信号 I（n）除了受

到周围环境噪声 e（n）的影响外，还会受到传递路径

h（n）的影响。振动信号 y（n）可表示为一个卷积

信号

y ( n )= ( I ( n )+ e ( n ) ) *h ( n ) （3）
MED通过寻找逆滤波器 f（n），尽可能消除卷积

影响，得到与输入脉冲信号 I（n）最相近的解卷积信

号 Î（n）。这可理解为一个逆滤波的过程［8］，即

I ̂ ( n )= y ( n ) ∗f ( n ) （4）
利用目标函数法设计MED滤波器，Wiggins使

用 Î（n）的范数评估其熵的大小［8］，且将其作为目标

函数以获取最优输出。
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对目标函数求导并令其等于 0，得到
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令逆滤波器 f（i）的阶数为 L，由式（4）可得
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且
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将式（9）表示为矩阵形式，可得

B= FA （10）
F= BA-1 （11）

其中：B为输入信号与输出信号的互相关矩阵；F为

所求逆滤波器的系数矩阵；A为输入信号的拓普利

兹自相关矩阵。

MED算法流程如图 1所示。

2 基于 CSES和 MED 的故障特征提

取方法

CSES在提取故障特征时，解决了通过单一频

带包络解调时因误选频带造成的有用信息丢失问

题。对于滚动轴承的早期故障，其故障信号较为微

弱，不仅会受到其频带内的噪声影响，还会受到所选

其他频带特征的干扰，影响滚动轴承的微弱故障特

征提取。针对这一问题，笔者将MED方法用于微

弱故障特征的增强，如图 2所示，提出了一种基于
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CSES和 MED的微弱故障特征提取方法，其步骤

如下。

1）根据 CSES方法中所用的MODWPT，分解

信号至不同频带，在各节点位置处得到长度相同的

滤波后的信号 ski（t）。

2）选出各层满足要求的滤波后的信号。该步

骤选取各节点处滤波后的信号的平方包络自相关函

数来计算谱峭度，选取超出或等于最大谱峭度一半

的节点处滤波后的信号作进一步分析。选择谱峭度

作为选择标准替代峭度，主要是考虑到其作为峭度

的一种延伸，既能反应信号的冲击特征，又能反映峭

度随频率的分布［1，3］，有益于后期通过合并频谱提取

故障特征。谱峭度的计算公式［2］为

sk= E [ |S ( tj，f ) |4 ]
E [ |S ( tj，f ) |2 ]2

- 2 （12）

其中：E［·］为数学期望；|·|为取绝对值；S（tj，f）为频

率 f处信号 s（tj）的复包络信号。

3）使用 MED滤波增强故障特征。输入信号

s（t），其中，m为第 k层选出的节点序号。对 s（t）进行

MED滤波，削弱频带内的噪声影响，增强故障特征。

4）获取故障特征明显的强化包络谱。计算经

MED滤波得到的各信号的平方包络函数，使用傅里

叶变换方法转换至频域。与 CSES方法相同操作，

获取各层的归一化平均包络谱，合并得到强化包络

谱，提取微弱故障特征。

3 仿真分析

为了验证所提方法在强背景噪声干扰下提取微

弱故障特征的有效性，构造合成信号进行仿真分

析。合成信号 x（t）包括仿真轴承故障的重复冲击信

号 xb（t）、干扰信号 ng（t）和高斯白噪声 nr（t），即

x ( t )= xb ( t )+ ng ( t )+ nr ( t ) （13）
信号 xb（t）参照文献［11］给出的滚动轴承外圈

故障数学模型构建

xb ( t )= A ( t ) ∑
z= 1

Z

I ( t- z f
d
) （14）

I ( t )= {0 ( t≤ 0 )
e-ctsin ( 2πfv t ) ( t> 0 )

（15）

其中：A（t）为幅值；fd为故障特征频率；z为第 z个故

障冲击，且 z = 1，2，…，Z；Z为总的瞬态冲击个

数；I（t）为单瞬态响应函数；fv为共振频率；c为阻

尼比。

信号 ng（t）使用齿啮合干扰与谐波干扰进行构

建，数学模型［11］为

ng ( t )= ∑
l= 1

11

[ ( 1.3- 0.01l )cos ( 2πjfr t ) ]+

0.1cos( 2πfr t ) （16）
其中：fr为转轴转频；l为仿真齿啮合干扰齿数。

仿真信号的主要参数参照文献［11］设置如下：

共振频率 fv为 3 600 Hz；阻尼比 c为 860；特征频率 fd
为 24 Hz；采样频率为 25.6 kHz；采样时间为 0.5 s；转

图 1 MED算法流程图

Fig.1 MED flow chart

图 2 基于 CSES和MED的微弱故障特征提取流程

Fig.2 Flow chart of feature extraction for CSES and MED
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频为 15 Hz，且考虑 2%的滑移因素影响；高斯白噪

声的标准差为 0.7；信噪比为-17 dB。图 3为时域

信号。重复冲击信号 xb（t）和未添加高斯白噪声干

扰信号 ng（t）如图 3（a）和图 3（b）所示；添加高斯白

噪声后的仿真信号 x（t）如图 3（c）所示。可见，故障

重复冲击信号完全淹没于强背景噪声中。

基于 CSES和MED提取滚动轴承的故障特征

时，利用小波基函数“db12”进行 MODWPT分解。

考虑MODWPT分解时随着分解层数的增加，计算

量也随之增大，设置分解层数为 4阶，详情可参见

文献［7］。

使用笔者提出的方法分析仿真信号，所得结果

如图 4所示。图 4（a）为其联合平方包络谱，将其进

行叠加得到图 4（b）所示的强化包络谱。由图 4（b）
可以发现故障特征频率及其倍频信息，尤其是前 3
阶倍频信息。图中紫线表示故障特征频率 24 Hz及
其倍频成分。为了对比分析，使用包络解调方法和

CSES方法分析仿真信号。仿真信号的包络谱如图

5所示，图中啮合特征频率明显（紫线表示啮合频率

180 Hz及其倍频成分），而故障特征信息不能被发

现。图 6为仿真信号经 CSES方法得到的分析结

果。图 6（a）为其联合平方包络谱，将其进行叠加得

到图 6（b）所示的强化包络谱。图 6（b）中有用信息

受到严重干扰，故障特征频率未能有效提取，图中较

明显的频率成分为紫色线对应的 180 Hz及其倍频

成分。

综上所述，包络解调方法和 CSES方法在受到

强背景噪声干扰的情况下并不能有效提取故障信

息。笔者提出方法与上述 2种方法相比，尽管强化

包络谱中仍有干扰信息，但故障频率更加突出，表明

了该方法的有效性。

4 试验验证

采用美国凯斯西储大学滚动轴承数据中心的

试验数据进一步验证所提方法在背景噪声干扰下

图 3 时域信号

Fig.3 Time domain waveform

图 4 仿真信号经笔者提出方法得到的分析结果

Fig.4 The analysis results of simulation signal processed by
the proposed method

图 5 仿真信号包络谱

Fig.5 Envelop spectrum of simulation signal

图 6 仿真信号经 CSES方法得到的分析结果

Fig.6 The analysis results of simulation signal processed by
CSES
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的故障特征提取能力。滚动轴承试验台如图 7所
示。该设备由驱动电机、扭矩传感器、功率测试计

和信号采集系统等组成。基本试验参数如下：滚

动轴承型号为 SKF‐6205；内圈直径为 25 mm；外

圈直径为 52 mm；节径为 39.04 mm；接触角为 0°；
滚动体直径为 7.94 mm；驱动端有轴承故障；滚动

轴承的外圈和内圈单点损伤，直径为 0.533 4 mm；

采样频率为 12 kHz；电机转速为 1 797 r/min。

4.1 滚动轴承外圈故障特征提取

由于 3点钟方向基座处采集到的振动信号存在

较强的转轴谐波干扰，背景噪声较强，轴承故障特征

不易提取［12］，故使用该振动信号验证提出方法的有

效性，轴承外圈故障时的振动信号如图 8所示。

使用笔者提出方法提取外圈故障轴承的特征频

率，结果如图 9所示。图 9（a）为得到的联合平方包

络谱，将其进行叠加得到图 9（b）所示的强化包络

谱。图 9（b）中紫色线为理论外圈故障特征频率

107.36 Hz及其倍频，除一阶转频 fr干扰外，故障特

征频率相对其他干扰信息更加明显，且倍频特征较

周围的干扰更加突出。为了对比分析，使用包络解

调方法和 CSES方法提取故障特征频率。图 10为
外圈故障信号包络谱。由图 10可知，包络谱中的滚

动轴承故障特征频率存在但并不突出，倍频成分难

以发现，受到了强背景噪声的严重干扰，不能有效诊

断滚动轴承的外圈故障。

图 11为外圈故障信号经 CSES方法得到的分

析结果。图 11（a）为 CSES方法得到的联合平方包

络谱图，将其进行叠加，得到图 11（b）所示的强化

包络谱。CSES方法得到的强化包络谱中故障特

征频率及其部分倍频能够被找到，但除受到一阶转

频 fr干扰外，还受到其他较强频率成分的干扰。

综上所述，受到强背景噪声干扰时，包络解调

方法与 CSES方法均不能有效提取外圈故障特征，

但 CSES方法在一定程度上突出了故障特征频率

及其倍频成分。笔者提出方法与上述 2种方法相

比，尽管存在一阶转频干扰，但故障特征及其倍频

特征明显，能够有效提取轴承的外圈故障特征。

图 11 外圈故障信号经 CSES方法得到的分析结果

Fig.11 The analysis results of outer race fault signal pro‐
cessed by CSES

图 7 滚动轴承试验台

Fig.7 Test rig of rolling element bearing

图 8 外圈故障信号

Fig.8 Outer face fault signal

图 9 外圈故障信号经笔者提出方法得到的分析结果

Fig.9 The analysis results of outer race fault signal pro‐
cessed by the proposed method

图 10 外圈故障信号包络谱

Fig.10 Envelop spectrum of outer race fault signal
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4.2 滚动轴承内圈故障特征提取

滚动轴承内圈故障试验基座处采集到的振动

信号如图 12所示。使用基于 CSES和MED的方法

提取滚动轴承的故障特征频率，图 13为内圈故障

信号的分析结果。图 13（a）为其联合平方包络谱，

将其进行叠加得到如图 13（b）所示的强化包络谱。

强化包络谱中的紫线表示理论特征频率 162.186
Hz及其倍频，可以发现，故障特征频率被有效提

取，倍频成分较周围频率成分更突出。包络解调方

法和 CSES方法同样被用于对比分析。由图 14所
示的内圈故障信号包络谱可得，受背景噪声干扰，

滚动轴承内圈故障特征频率成分存在但不明显，二

阶倍频成分相对突出，故障特征提取效果不好。

图 15为内圈故障信号经 CSES方法得到的分

析结果。图 15（a）为其联合平方包络谱，将其进行

叠加得到图 15（b）所示的强化包络谱。由图 15（b）
可得，使用 CSES方法得到的强化包络谱中除受到

一阶转频 fr的干扰外，故障特征频率及其倍频也比

较明显，可以完成故障诊断。

综上所述，在提取该滚动轴承内圈故障时，包络

解调分析方法难以有效提取故障特征。传统方法和

笔者提出方法均能诊断出内圈故障，但笔者提出方

法的故障特征频率在其强化包络谱中更加明显，诊

断效果更好。

5 结束语

针对使用单一频带包络解调时存在因误选频带

损失有用信息的问题，介绍了基于 CSES的特征提

取方法，并针对强背景噪声干扰下，滚动轴承微弱故

障特征易受频带内噪声及其他频带特征影响的问

题，提出了一种基于 CSES和MED的滚动轴承微弱

故障特征提取方法。分别使用添加强背景噪声的仿

真信号和存在较强背景噪声干扰的内外圈故障轴承

试验信号进行微弱故障特征提取试验，利用包络解

调方法、CSES方法和笔者提出方法分别提取信号

中的微弱故障特征，结果表明，笔者提出方法能够有

效增强故障特征，从而提高微弱故障的诊断准确率。
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基于云理论和Relief‑F的滚动轴承故障识别方法
∗

马森财， 赵荣珍， 吴耀春， 邓林峰
（兰州理工大学机电工程学院 兰州，730050）

摘要 为了充分利用海量数据中蕴含的信息并对轴承故障进行有效识别，采用云理论方法将轴承的故障数据与其

对应的故障类型进行映射，建立了滚动轴承在不同状态下各个特征的云分布模型，并依此构造出轴承故障的云判断

知识库。同时，引入 Relief‐F算法确定训练集各特征的权重系数，结合云分布隶属度系数，提出了样本对于轴承故

障的最终隶属度计算方法。通过根据不同数目的训练样本建立的云分类知识库在分类精度上的对比，证明了该方

法具备对数据的学习能力。将该分类方法与常用的分类方法在含有噪声的测试样本上进行对比实验，证明了该分

类方法在抗噪性方面的优越性。

关键词 滚动轴承；故障识别；云理论；隶属度

中图分类号 TH165+.3；TP391；TP18

引 言

轴承是保证旋转机械正常运转的重要部件之

一，准确发现轴承故障并辨识其类型，可以为整个

机组及时制定检修计划提供可靠的理论指导［1］。

近年来，大数据处理技术成为新的研究热点之一，

其通过寻找设备提供的信息和状态之间的关联关

系，为提高设备异常状态检测的准确率提供了新

的思路和方法［2］。云理论属于大数据处理方式的

一种，该方法通过构造特定的算子实现定性概念

和定量指标之间的转换，将其用于数据挖掘，可以

实现对关联规则和预测知识的发现［3‐5］。同时，云

理论在调度决策、负荷预测和状态评估等方面得

到了较为广泛的应用。文献［6］提出一种基于云

模型和粗糙集的配电网空间负荷预测方法，并用

实例验证了该方法的有效性。张满银等［7］为解决

传统评价方法存在人为主观性过强的问题，提出

一种基于云理论的评价模型，并将其用于油气管

道的滑坡危险性评价，结果证明，基于云模型的评

价方法提高了最终结果的精确性和合理性。

笔者构建了一种结合云理论和 Relief‐F算法的

滚动轴承故障诊断模型。首先，将滚动轴承数据集

中的训练样本经归一化，并构建不同状态下所对应

的各特征值的分布云模型；其次，通过 Relief‐F算法

确定故障数据中各特征的权重系数，并结合云模型

确定样本对不同故障类型的最终隶属度；最后，将该

模型应用于滚动轴承的故障识别，并通过实验验证

了方法的有效性。

1 相关理论

1.1 云理论及其指标

假设U为一个可以用精确数值表示的论域（维

数可以为一维或多维），H为论域 U对应的定性概

念，∀x且 x∈U，都存在一个具有稳定倾向的随机数

y（y= μH (x)），称 y为 x对定性概念H的确定度，x在

论域H上的分布称为云模型，简称云［8‐9］。云的数字

特征用期望 Ex、熵 En和超熵He表征，这是定性概念

的定量表示，对于理解定性概念的内涵有重要意义。

1.2 改进的逆向云发生器

云发生器主要分为正向云发生器和逆向云发生

器 2种［10‐11］。正向云发生器是从定性到定量的映射，

根据云的 3个数字特征 ( Ex，En，He )产生云滴 ( x，y )。
逆向云发生器实现从定量值到定性概念的转换，可

以将云滴 ( x，y )转换为以数字特征 ( Ex，En，He )表示

的定性概念。云发生器模型如图 1所示。由于现实

中代表概念确定度的 y值并没有给出或难以获得，

故传统的逆向云算法难以向更高维推广。针对该问
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题，文献［12］引入了一种无需确定度 y的逆向云算

法。该算法不仅简单，更易于向高维推广，且精度比

原来的逆向云算法高。

新的逆向云算法流程如下。

1）输入无需确定度的云滴 xi ( i= 1，2，…，N)；
2）输出表示云滴 xi定性概念的期望值 Ex、熵 En

和超熵He

Ex= X̄ （1）

En=
π
2 ×

1
N ∑i= 1

N

| xi - |Ex （2）

He= S2 - En
2 （3）

其中：样本均值 X̄ = 1
N ∑i= 1

N

xi；
1
N ∑i= 1

N

| xi - |X̄ 为样本

一阶中心距；样本方差 S2 = 1
N - 1 ∑i= 1

N

( xi- X̄ ) 2。

2 基于云理论的故障分类模型建立

2.1 滚动轴承振动信号的特征提取

测试得到滚动轴承NSK6308在滚动体故障、保

持架故障、内圈故障、外圈故障和正常情况下共 5种
状态的振动信号各 80组（训练样本为 60组，测试样

本为 20 组）。采样转速为 3 kr/min，采样频率为

8 kHz。采样通道共 5个，其中：1~3号通道利用加

速度传感器测取故障轴承所在轴承座 3个方向的振

动加速度信号；4~5号通道利用电涡流传感器测取

与故障轴承直接连接的轴径向振动信号。图 2为双

跨双转子综合故障模拟平台。图 3为故障轴承安装

端。各状态下滚动轴承的振动信号如图 4所示。

表 1为通道 i构造的原始特征集（i=1，2，3，4， 5）。将原始振动信号经一维小波消噪后，按表 1所
示提取故障特征。由于有 5个通道，所以可得到 5×
11=55维的特征。至此，原始的滚动轴承状态特征

数据集构造完毕。为了云模型的表达和分类方便，

将原始数据集进行归一化，归一化区间为［-1，1］，

后续操作的数据集全部为经过归一化之后的滚动轴

承状态数据集。为在可视化阶段能区分不同特征，

图 4 各状态下滚动轴承的振动信号

Fig.4 Vibration signal of rolling bearing under different con‐
ditions

图 1 云发生器模型

Fig.1 The model of cloud generator

表 1 通道 i构造的原始特征集

Tab.1 The original feature set for the channel i

序号
1
2
3
4
5
6

特征
峰峰值
波形指标
峰值指标
脉冲指标
裕度指标
峭度指标

序号
7
8
9
10
11

特征
频谱二阶矩
标准偏差频率
峭度频率
均方根频率
中心频率

图 3 故障轴承安装端

Fig.3 Fault bearing mounting end

图 2 双跨双转子综合故障模拟平台

Fig.2 The double-span double-rotor integrated fault simula‐
tion platform
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将表 1中的 11种故障特征用不同三原色（red green
blue，简称 RGB）值的颜色表示，如图 5所示。

2.2 不同状态下各特征的分布云模型建立

依据所提的改进逆向云算法计算滚动轴承在不

同状态下各个特征的期望、熵和超熵，将此 3个定性

指标作为正向云发生器的输入，并产生含有隶属度

（确定度）的云滴，产生的云滴个数为 1 000（云滴个

数的选取参见文献［13］）。依照这些云滴构建出不

同状态下各个特征的云模型，如表 2所示。表 2中：

C为云模型；Cm，j为在滚动体故障、保持架故障、内圈

故障、外圈故障和正常这 5种状态下的第 j个特征的

云模型；m为 1~5种故障状态；j为特征序号，且 j=
1，2，…，55。由表 2可知，每一种状态的云知识库中

储存的是轴承在该状态下振动信号的 55个特征云。

以图 6所示的外圈故障下通道 1振动信号的频

谱二阶矩的云模型为例，来说明如何根据数字特征

( Ex，En，He )建立一个云模型，其中：Ex 为该特征在

外圈故障下的期望值，可以将该值视为云的中心；

En为特征值属于外圈故障的确定程度；He为云层的

厚度，反应了该特征值的随机性和模糊性。

图 7为 5种状态下通道 1中信号的各特征分布

云模型，图例的设置如图 5所示。图 8为 5种状态下

通道 1振动信号的峭度频率分布云。图 6~8中，各

特征值经归一化后均为无量纲量。

表 2 不同状态下各个特征的云模型

Tab.2 Cloud models of various characteristics in

different states

故障状态

滚动体故障
保持架故障
内圈故障
外圈故障
正常状态

特征序号 j
1
C1,1

C2,1

C3,1

C4,1

C5,1

2
C1,2

C2,2

C3,2

C4,2

C5,2

……
C1,j

C2,j

C3,j

C4,j

C5,j

55
C1,55

C2,55

C3,55

C4,55

C5,55

图 5 各颜色所代表的特征

Fig.5 Features represented by different colors

图 7 5种状态下通道 1中信号的各特征分布云模型

Fig.7 The distribution cloud model of each feature in chan‐
nel 1 under 5 conditions

图 8 5种状态下通道 1振动信号的峭度频率分布云

Fig.8 Kurtosis frequency distribution cloud from channel 1
vibration signal in five states

图 6 外圈故障下通道 1振动信号的频谱二阶矩云模型

Fig.6 The cloud model of spectrum second-order moment of
channel 1 vibration signal in the state of outer ring fault
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2.3 计算测试样本对不同状态的隶属度

取任意测试样本 Nk，计算其特征 Fk，j与不同状

态下对应特征分布云之间的分隶属度，计算公式为

μm，j= exp
é

ë

ê
ê
-( Fk，j- Ex，m，j )2

2 ( )E'n，m，j
2

ù

û

ú
ú

（4）

其中：μm，j为待测样本 Nk的第 j个特征在状态 m中与

对应特征云的隶属度；m=1，2，3，4，5；Fk，j为测试样

本Nk的第 j个特征的值；Ex，m，j为状态m中第 j个特征

的期望值；E'n，m，j为状态m中第 j个特征的等效方差，

是以状态 m中第 j个特征的 En为期望、He为标准差

生成的一个正态随机数，由正向云发生器自动产生；

分隶属度向量Um=( μm，1，μm，2，⋯，μm，55 )。

2.4 特征评估及最终隶属度的确定

Relief‐F算法为 Relief算法的扩展，主要应用于

多类数据的特征评估［14］，此方法会根据指定的评

价准则为每个特征赋予一个适当的权重。Relief‐F
算法的主要思想是：一个特征重要与否，取决于其

是否可以使同类的样本距离近而不同类的样本距

离远。图 9为笔者采用 Relief‐F算法得到的滚动轴

承 数 据 集 中 各 特 征 的 权 重 分 布 ，W =
(w 1，w 2，⋯，w 55 )。

2.3节仅计算得到样本 Nk的各特征在 5种状态

下对应特征云的分隶属度（分确定度）Um，而模型建

立的最终目的是判断任意样本 Nk是否属于状态 m。

笔者根据 Relief‐F算法得到特征权重W，并结合已

经得到的分隶属度 Um，定义最终的隶属度计算公

式为

Sm= UmW T = ∑
j= 1

55

μm，j w j （5）

其中：Sm为样本Nk对于 5种状态的最终隶属度；m=
1，2，3，4，5。

3 实验结果及分析

3.1 识别结果

根据求得样本 Nk对于各状态的最终隶属度 S，，

S=（S1，S2，S3，S4，S5），将所得样本 Nk对 5种状态的

最终隶属度进行归一化，得到 S'm= Sm ∑
m= 1

5

Sm，使

得∑
m= 1

5

S'm = 1，最终选取归一化隶属中最大的 S'm对

应的状态m为样本Nk的最终状态归属。

将本研究构建的分类器命名为云理论（cloud
theory，简称 CT）分类器。表 3为部分样本的隶属

度测试结果。表 4为 CT分类器、极限学习机（ex‐
treme learning machine，简称 ELM）、k近邻（k‐near‐
est neighbor，简称 KNN）分类器和误差反向传播神

经 网 络（back propagation neural network，简 称

BPNN）这 4种分类器的识别准确率。实验数据为

3 kr/min下的轴承状态数据集。

图 9 各特征的权重分布

Fig.9 Weight distribution of each feature

表 3 部分样本的隶属度测试结果

Tab.3 The membership test results of some samples

测试样本序号

1
5
21
25
41
45
61
65
81
85

状态m的隶属度

m=1
0.442 178
0.443 510
0.211 508
0.208 343
0.093 416
0.097 600
0.257 981
0.281 919
0.152 491
0.151 175

m=2
0.131 990
0.128 029
0.479 976
0.525 901
0.051 709
0.047 487
0.128 723
0.129 980
0.120 293
0.123 438

m=3
0.128 795
0.120 059
0.071 086
0.059 905
0.650 412
0.649 890
0.084 077
0.082 711
0.122 107
0.115 867

m=4
0.174 080
0.187 075
0.084 967
0.073 659
0.079 927
0.084 475
0.398 404
0.370 233
0.190 528
0.194 326

m=5
0.122 957
0.121 345
0.152 463
0.132 193
0.124 536
0.120 548
0.130 815
0.135 158
0.414 581
0.415 194

预测结果

滚动体故障

滚动体故障

保持架故障

保持架故障

内圈故障

内圈故障

外圈故障

外圈故障

正常状态

正常状态

实际结果

滚动体故障

滚动体故障

保持架故障

保持架故障

内圈故障

内圈故障

外圈故障

外圈故障

正常状态

正常状态
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根据表 3和表 4可知，笔者设计的云分类器与传

统的分类方法相比具有较高的分类精度。

3.2 云分类器在变工况下的识别准确率

旋转机械在运行时其转速的变更比较频繁，而

将不同工况下的故障区分开是衡量一个分类器泛化

性能的重要手段。为了验证云分类器模型在不同工

况下的识别能力，采集在 2.6，2.8，3.0和 3.2 kr/min
4种转速下 5种状态的振动信号，以检验本研究方法

的识别准确率，结果如表 5所示。

表 5表明，在不同工况下，本研究所建立的云分

类器都能达到较好的识别精度。

3.3 训练样本数目对云分类器分类性能的影响

本研究在模型建立之前，已将训练集和测试集

的数目确定。为了更好地验证笔者提出的 CT分类

器方法对数据的自学习能力，以 2.8 kr/min下的轴

承状态数据集作为研究对象，将不同训练样本数目

下本研究方法、BP神经网络和 ELM这 3种方法的

分类准确率进行了对比。在实验过程中，测试集数

目始终保持每种状态 20组不变，训练集从每组 10
个开始增加，增量为 10，直至到 60。3种方法的分类

准确率如图 10所示。可见，在训练样本很少时，本

研究提出的云分类方法就可以达到较高的识别精

度，对数据具有较强的学习能力。

3.4 云分类器鲁棒性验证

为了验证本研究提出的云分类器的鲁棒性，以

3.2 kr/min下的数据集为操作对象，给其测试样本

添加一定量的随机扰动，模拟含噪情况下的测试集。

扰动矩阵定义为M = 0.1 rand (m，n )，其中：m为测

试样本数；n为特征维数；rand为一个随机数生成函

数，生成的随机数范围为［0，1］。在不同状态下将本

研究方法、极限学习机、BP神经网络和支持向量机

（support vector machine，简称 SVM）这 4种方法的

鲁棒性进行对比，如表 6所示。可见，笔者设计的云

分类器鲁棒性较好，具有一定的实际应用价值。

4 结 论

1）云分类方法具有良好的泛化性，能准确识别

不同工况下的轴承状态。该方法不仅对数据有较强

的学习能力，还可准确识别出含噪声样本的类别。

2）本研究所设计的分类器更加直观明了，易

于操作，并兼顾了研究对象的随机性和模糊性。该

研究结果可为监测含滚动轴承的设备提供指导。
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电磁调制非接触式压电电机输出特性
∗

邢继春， 任文迪， 秦 永
（燕山大学机械工程学院 秦皇岛，066004）

摘要 提出了一种电磁调制非接触式压电电机，实现定、转子非接触耦合传动，具有结构可靠、运行稳定及控制方便

的特点。首先，推导了驱动机构输出角位移方程、电磁调制非接触压电电机静、动态电磁力矩方程；其次，分析了电

机的结构参数和激励信号参数对输出角位移和电磁力矩输出性能的影响规律；最后，制作样机并进行性能测试，通

过理论计算输出力矩和实验测试值的对比，验证了理论分析的正确性，并给出了样机的驱动方案。结果表明：输出

步进角随着驱动信号电压峰值的增大而增大，当驱动电压为 150 V、频率为 3 Hz时，输出步进角约为 0.82°；而输出转

矩受电磁调制机构的电压激励峰值和驱动频率的影响因素较大，驱动频率为 3 Hz、调制电压为 7 V时，输出转矩为

6.1 N·mm。该类型压电电机进一步拓宽了非接触式压电电机的研究领域，为设计高精度、大扭矩的非接触压电电

机提供借鉴。

关键词 电磁调制；非接触式压电电机；位移放大机构；动态力矩

中图分类号 TH11

引 言

压电电机是利用压电陶瓷的逆压电效应激励定

子产生振动，并通过某种耦合形式转换为动子的宏

观运动的微特电机［1‐2］。压电电机具有响应快、精度

高等特点，在精密仪器、航空航天、生物医学和光学

设备等领域有着广阔的研究和应用前景［3‐4］。

压电电机按其工作频率可分为 3类：超声电机、

准静态电机以及谐振和准静态组合运动电机［5］。大

多数压电电机是通过定转子间相互摩擦接触传递力

矩。由于定、转子接触面间的反复摩擦，会产生大量

的能量消耗和材料磨损［6‐8］。例如，Ungureanu等［9］

提出了一种 USR‐60步进波型旋转超声电机，在扭

矩为 0.5 N·m时，转速为 2 r/min。Hareesh等［10］提出

了一种低速大扭矩的微型行波超声电机，该微型电

机能够双向旋转且速度可控。Yu等［11］提出了一种

基于纵向致动器的 U型线性压电超声电机，该电机

的最大输出转速为 416 mm/s，最大推力为 21 N。近

年来，为了解决压电电机定子和动子间摩擦损耗问

题，非接触式压电电机成为其研究新方向［12］。

目前，国内外学者提出了几种不同类型的非接

触式压电电机，按照耦合方式划分为气体悬浮和电

流变液 2类。Yamazaki等［13］研制了圆筒型非接触超

声波电机。该电机通过定子激励产生声场运动，使

转子悬浮并产生旋转运动，当驱动频率为 26 kHz
时，电机最高转速可达 3 kr/min。Stepanenko等［14］

提出了非接触式压电电机。该电机机身采用叶片不

对称结构，当环形定子受压电片激振后，叶片周围会

产生声流黏性力，带动转子产生旋转运动。该类电

机是定子和动子间气体为媒介的声悬浮机理的非接

触式压电电机［15］，具有输出速度高、转矩低的特点，

但存在悬浮力精度难以控制以及悬浮体的状态不稳

定等不足［16］。Qiu等［17］研制了一种非接触式电流变

液压电电机，该类电机是定、转子间以液体为媒介的

电流变液非接触式压电电机，具有速度慢、转矩大的

特点。由于使用了电流变液，这种非接触式压电马

达存在热稳定性差、漏电电流密度大、制备工艺比较

复杂、能耗高和响应时间较长等缺点［18］。

为了拓展非接触压电的研究领域，笔者提出了一

种电磁调制非接触式压电电机。介绍了电磁调制非

接触式压电电机的结构设计和工作原理，推导了驱动

机构输出角位移方程、电磁调制机构静态和动态电磁

力矩方程，根据推导结果得到主要参数对电磁输出力

矩的影响规律。制作并装配样机进行了输出性能实

验，对比了实验与理论计算结果，验证了结构设计的

可行性和理论推导的正确性，同时给出了驱动方案。
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1 电机工作原理与结构设计

图 1为电机工作原理示意图。非接触式电磁调

制旋转压电电机由 2个压电叠堆提供动力，2个压电

叠堆呈中心对称，镶嵌分布在双稳态柔性铰链微位

移放大机构中，电机工作原理如下。

1）系统由两路直流方波信号控制，工作时压电

叠堆激励信号处于高电平并产生伸长位移，使中间

轴带动电磁调制机构产生旋转运动，同时另一路高

电平信号激励电磁调制机构产生电磁力矩，夹持着

杯形转子随着中间轴转动一个小角度。

2）当压电叠堆激励信号和电磁调制机构调制

信号都从高电平变为低电平时，压电叠堆恢复变形，

中间轴带动电磁调制机构一起回复原位，但转子不

受电磁力矩夹持而不会回转。

3）步骤 3，4重复步骤 1，2运动，当压电叠堆和

电磁调制机构再次受到高电平激励后，会使杯形转

子运动一个小角度。因此，当激励信号和调制信号

反复高低电平变化时，转子就实现了步进式连续单

向转动。若两路激励信号相位相差 180°，则电机转

子反向旋转。根据电机不同的输出要求，需要两路

激励信号参数的协调配合。

非接触式电磁调制压电电机主要由驱动部分和

传动部分组成。其中：驱动部分包括压电叠堆、双稳

态柔性铰链微位移放大机构和中间轴；传动部分包

括电磁调制耦合机构和杯形转子。

电磁调制机构主要由层叠的硅钢片和线圈绕组

组成，电磁调制机构硅钢片结构如图 2所示。硅钢

片结构可由多对极靴个数组成，较多对数的极靴会

产生更大更稳定的夹持力矩。笔者为了便于装配和

实验观察，样机选择 2对极靴进行研究分析。杯形

转子为 45钢材质，光滑环向薄壁机构，结构紧凑，转

动惯量小，易于控制调节。这种耦合方式大大减小

了摩擦力，提高了能量的传递效率和寿命。

图 3为微位移放大机构。驱动元件为压电叠

堆。基于位移放大的需求，设计时采用双稳态柔性

铰链微位移放大机构。该机构具有体积较小、灵敏

度高、无机械摩擦磨损、无需润滑和可靠性较高等优

点，可实现将压电叠堆的线性位移放大并转换成中

间轴旋转运动的需要。

通过中间轴将设计的电磁调制机构和双稳态柔

性铰链微位移放大机构相连接，并固定在下外壳上，

杯形转子通过轴承固定在上外壳中。上、下外壳用

螺栓连接，完成样机整体装配图，如图 4所示。

图 1 电机工作原理示意图

Fig.1 Working principle of this type motor

图 2 电磁调制机构硅钢片结构图

Fig.2 Structure of the silicon steel sheet

图 3 微位移放大机构

Fig.3 Micro-displacement amplification mechanism

图 4 样机整体装配图

Fig.4 Motor assembly drawing
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2 驱动机构输出角位移计算

柔性铰链的弯曲变形主要由输入驱动力引起。

根据伪刚体理论，将微位移放大机构的每个柔性铰

链都等效成刚性铰链与卷簧的复合，将柔性铰链连

接的梁结构等效成刚性杆结构，整体结构就简化成

了 2个中心对称的四杆机构，各梁长分别为 l1，l2，l3，
l4。假设各微动梁为刚体梁，通过对各梁运动形式

的计算，确定输入线位移与输出角位移之间的关系。

简化柔性微位移放大机构如图 5所示，以O0为原点，

O0O1为 x轴建立平面直角坐标系，对微位移放大机

构模型进行分析计算。

利用复数矢量法作平面四杆机构的位置分析，

将机构封闭的矢量方程式表示为三角函数形式

{l1 cosθ1 + l4 = l2 cosθ3 + l3 cosθ
l1 sinθ1 = l2 sinθ3 + l3 sinθ

（1）

式（1）简化得到

A sinθ+ B cosθ+ C= 0 （2）
其 中 ：A= 2l1 l3 sinθ1；B= 2l1 l3 cosθ1 + 2l3 l4；C=
l 22 - l 21 - l 23 - l 24 - 2l1 l4 cosθ1。

得到梁 l3和 l4的夹角 θ以及梁 l2与水平线的夹

角 θ3分别为

θ= 2arctanϕ ( θ1 ) （3）

θ3 = arcsin{ l1 sinθ1 - l3 sin [ 2 arctan ϕ ( θ1 ) ]
l2 }（4）

其中：ϕ ( θ1 ) =
( A+ A2 + B2 - C 2 )

B- C
。

变形后各杆位置如图 6所示。压电叠堆的驱动

力 Fp使微位移放大机构结构产生变形，各柔性铰链

处发生弯转变形，在 O1柔性铰链处产生微动角位

移，O0处输出旋转位移。比较机构变形前和变形后

的位置关系，各铰链的角度变化量为变形前后杆件

之间夹角的差值，即

Δθ= 2 [ arctan ϕ ( θ1 + Δθ1 )- arctan ϕ ( θ1 ) ]（5）

Δθ3 = arcsin{ l1 sin ( θ1 + Δθ1 ) - l3 sin [ 2arctanϕ ( θ1 + Δθ1 ) ]l2 }- arcsin{ l1 sinθ1 - l3 sin [ 2arctanϕ ( θ1 ) ]
l2 }（6）

Δθ2 = ( θ1 '- θ3 ')-( θ1 - θ3 )= Δθ1 - Δθ3 （7）
其中：Δθ1为柔性铰链H1处的输入角位移；Δθ为梁 3
的输出角位移。

得到微位移放大机构的放大系数为

λs=
Δθ
Δθ1

（8）

3 电磁力矩计算

3.1 静态电磁力矩

本研究中电磁调制耦合机构采用 2对极靴硅钢

片结构，绕组极靴处的环绕电流产生电磁力，电磁调

制机构磁感线分布如图 7所示。

分离出单个极靴结构建立数学模型，近似极靴

表面与转子表面为平行表面，则层叠的硅钢片单极

在杯形空心转子径向表面的投影面积为 A=ngtgb，
其中硅钢片单片厚度为 tg，叠压的硅钢片数量为 ng，
极靴每一极的槽齿总宽为 b。根据毕奥萨法尔定，

图 6 变形后各杆位置图

Fig.6 Location of each pole after deformation

图 5 简化柔性微位移放大机构

Fig.5 Simplified flexible micro-displacement amplification
mechanism

图 7 电磁调制机构磁感线分布

Fig.7 Magnetic induction line distribution diagram
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得到磁感应强度与磁通的关系为

B= ϕ
A
= μ0 NI

δ
（9）

其中：B为磁感应强度；ϕ为叠压硅钢片中磁通；δ为

气隙长度；N 为匝数；I为绕组电流；μ0 为空气磁

导率。

定子和转子对应表面处近似为平行面，根据右

手定则可判断磁感线方向和麦克斯韦电磁力公式为

F= ϕ2

A
1
2μ0

（10）

杯形转子的旋转中心距离极靴表面的距离为

r1，距离转子外表面距离为 r2，气隙长度为 δ=r1-r2，
整理式（10）可得

F= μ0ng tgb ( )NI 2

2 ( r1 - r2 )
（11）

图 8为产生电磁力矩原理图。如图 8所示，极靴

处的磁场产生电磁力夹持着杯形转子。当电磁调制

耦合机构受中间轴扭转驱动力产生扭转位移时，由

于杯形转子惯性的存在，极短时间内运动反应滞后

于电磁调制机构，使有效磁通面的法向电磁力作用

点偏斜，极靴表面与转子表面出现一个位错角度

Δθ，A和 B两点的距离瞬间从 δ变成了 δ1，电磁力 F

变成 F1，此时电磁力为

F 1 = μ0ng tgb ( )NI 2/2δ1 （12）

其中：δ1 = r 21 + r 22 - 2r1 r2 cosΔθ。
电磁力 F1可分解出与旋转切向方向夹角为 β的

电磁力，形成电磁力矩。电磁力矩方程为

M = F 1
r1 + r2
2 cosβ （13）

根据几何关系得到

cosβ= r1 sinΔθ
δ1

= r1 sinΔθ
r 21 + r 22 - 2r1 r2 cosΔθ

（14）

联立式（12）~（14），得到若干极靴产生的静态

电磁力矩为

M = xμ0ng tgb ( NI )2 r1 ( r1 + r2 )sinΔθ
4 ( r 21 + r 22 - 2r1 r2 cosΔθ )3/2

（15）

其中：x为极靴数。

3.2 动态电磁力矩

电磁调制非接触压电电机中电磁调制信号为直

流方波信号。该驱动信号的频率为 ω，周期为 T=
2π/ω，电压幅值为U。在时域内，驱动信号为

U 1 ( t )= {U ( 0≤ t< ηT )
0 ( ηT ≤ t< T )

（16）

其中：η为占空比，0< η< 1。
将式（16）进行傅里叶级数展开，得到

U 1 ( t )= ηU+ U
nπ ∑n= 1

∞

[ sin ( 2nπη )cos ( )nωt +

][ 1- cos ( 2nπη ) ]sin ( )nωt
（17）

电磁调制外部电路可等效为由绕组电阻、外接

电阻和绕组电感组成。将其等效为 RL（R为电路等

效电阻，L为电路等效电感）感抗负载电路，如图 9
所示。

根据一阶瞬态电路中各处电压关系，各元件间

动态电压关系为

U 1 ( t) = L
diL
dt + RiL （18）

其中：L为调制电路等效电感；R调制电路等效阻

抗；iL为调制电路动态电流。

当 初 始 条 件 t=0 时 ，iL=0，得 到 式（18）的 通

解为

iL ( t) =
ηU
R
- ηU

R
e-

R
L
t+

Ue-
R
L
t

nπL ( )n2L2R2 + R2 ∑
n= 1

∞

{ -e
R
L
t cos ( )nωt [ L2nω ( 1-

cos ( 2nπη ) )- LR sin ( 2nπη ) ]+

e
R
L
t sin (nωt) [ L2nω sin ( 2nπη )+ LR ( 1-

cos ( 2nπη ) ) ]+ cos (nωt) [ L2nω ( 1-
cos ( 2nπη ) ) ]- }LR sin ( 2nπη ) （19）

图 8 产生电磁力矩原理图

Fig.8 Principle diagram of electromagnetic moment generat‐
ed

图 9 等效电路简图

Fig.9 Equivalent circuit diagram

将求得的通电电磁耦合机构中的动态电流代入

式（15），得到电磁耦合机构的动态夹持力矩为

M d =
xμ0ng tgb [ NiL ( )t ]2 r1 ( r1 + r2 )sinΔθ

4 ( r 21 + r 22 - 2r1 r2 cosΔθ )3/2
（20）

4 结果分析

表 1，2分别为电磁调制非接触式压电电机的双

稳态柔性铰链部分结构参数和电磁调制耦合部分计

算参数。将表 1数据代入式（5）~（8），得到梁长对

机构放大系数的影响，如图 10所示。如图 10可知，

在可实现的偏转角范围内，双稳态柔性铰链放大机构

的放大系数随着 l1和 l4的增大而增大，随着 l2和 l3的增

大而减小，但都会随角度的增大而非线性增大。经计

算当 l1=40 mm，l2=19 mm，l3=11 mm，l4=41 mm，

偏转角度在 0~0.03 rad时，放大系数在 4.1~4.4之间。

但是，为了增大放大系数而继续增加梁长，会使四杆机

构失效后退化构成三角形，失去运动能力。因此，在机

构设计时要选择合理的梁长。

将表 2数据代入式（15），（20），得到不同参数下静

态力矩随偏转角的变化如图 11所示。如图 11可知，

调制电压峰值为 5 V时，随着偏转位错角度的增大，静

态电磁力矩先增大到某个最大值后又逐渐减小。改

变气隙大小不仅影响电磁力矩的峰值大小，还会影响

出现峰值时对应位错角度的大小；而改变电磁调制机

构匝数和电流只会影响电磁力矩的峰值大小。当调

制电压为 5 V、匝数为 200、气隙为 0.5 mm、位错角度

为 0.02 rad左右时，静态电磁力矩约为 4 N·mm左右。

不同参数对动态力矩的影响如图12所示。当调制

电压峰值为5 V、调制频率为3 Hz时，动态电磁力矩波形

和调制信号波形的形状基本一致，呈现周期方波变化的

形式。动态电磁力矩受气隙和匝数的影响显著，减小

气隙和增大匝数能有效增大动态电磁力矩峰值大小。

表 1 双稳态柔性铰链结构参数

Tab.1 Structural parameters of bistable flexible

hinge

表 2 电磁调制耦合部分计算参数

Tab.2 Calculating parameters of electromagnetic

modulation coupling mechanism

图 10 梁长对放大系数的影响

Fig.10 Effect of beam length on amplification factor

图 11 不同参数下静态力矩随偏转角的变化

Fig.11 The change of static torque with deflection angle un‐
der different parameters

图 12 不同参数对动态力矩的影响

Fig.12 The effect of parameters on dynamic moment
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将求得的通电电磁耦合机构中的动态电流代入

式（15），得到电磁耦合机构的动态夹持力矩为

M d =
xμ0ng tgb [ NiL ( )t ]2 r1 ( r1 + r2 )sinΔθ

4 ( r 21 + r 22 - 2r1 r2 cosΔθ )3/2
（20）

4 结果分析

表 1，2分别为电磁调制非接触式压电电机的双

稳态柔性铰链部分结构参数和电磁调制耦合部分计

算参数。将表 1数据代入式（5）~（8），得到梁长对

机构放大系数的影响，如图 10所示。如图 10可知，

在可实现的偏转角范围内，双稳态柔性铰链放大机构

的放大系数随着 l1和 l4的增大而增大，随着 l2和 l3的增

大而减小，但都会随角度的增大而非线性增大。经计

算当 l1=40 mm，l2=19 mm，l3=11 mm，l4=41 mm，

偏转角度在 0~0.03 rad时，放大系数在 4.1~4.4之间。

但是，为了增大放大系数而继续增加梁长，会使四杆机

构失效后退化构成三角形，失去运动能力。因此，在机

构设计时要选择合理的梁长。

将表 2数据代入式（15），（20），得到不同参数下静

态力矩随偏转角的变化如图 11所示。如图 11可知，

调制电压峰值为 5 V时，随着偏转位错角度的增大，静

态电磁力矩先增大到某个最大值后又逐渐减小。改

变气隙大小不仅影响电磁力矩的峰值大小，还会影响

出现峰值时对应位错角度的大小；而改变电磁调制机

构匝数和电流只会影响电磁力矩的峰值大小。当调

制电压为 5 V、匝数为 200、气隙为 0.5 mm、位错角度

为 0.02 rad左右时，静态电磁力矩约为 4 N·mm左右。

不同参数对动态力矩的影响如图12所示。当调制

电压峰值为5 V、调制频率为3 Hz时，动态电磁力矩波形

和调制信号波形的形状基本一致，呈现周期方波变化的

形式。动态电磁力矩受气隙和匝数的影响显著，减小

气隙和增大匝数能有效增大动态电磁力矩峰值大小。

表 1 双稳态柔性铰链结构参数

Tab.1 Structural parameters of bistable flexible

hinge

l1 /mm
40.64

l2/mm
19.73

l3/mm
10.77

l4/mm
41.51

表 2 电磁调制耦合部分计算参数

Tab.2 Calculating parameters of electromagnetic

modulation coupling mechanism

参数

x

N

B/mm
ρ/(Ω·m-1 )
U/V
tg/mm

数值

4
200
8

1.7×10-8

12
0.35

参数

R/Ω
μ0/(H·m-1)
ng
r1/mm
Rt/mm
r1/mm

数值

50
4π×10-7

30
17.5
11
17

图 10 梁长对放大系数的影响

Fig.10 Effect of beam length on amplification factor

图 11 不同参数下静态力矩随偏转角的变化

Fig.11 The change of static torque with deflection angle un‐
der different parameters

图 12 不同参数对动态力矩的影响

Fig.12 The effect of parameters on dynamic moment
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调制信号频率对动态电磁力矩的影响如图 13所
示。当调制电压峰值为 5 V、改变调制信号频率时，随

着信号频率的增大，动态电磁力矩波形发生变化，动态

电磁力矩峰值随着频率的增大而减小。当角频率为

500 rad/s后，转矩波形已经变形成类似三角波，动态电

磁力矩峰值也小于 4 N·mm，且匝数越大，峰值下降越

快。其原因是励磁线圈的匝数越大，励磁线圈的等效

电感越大，励磁线圈的磁化和退磁时间常数就越大。

5 实验测试

完成样机的制作和装配后，通过实验对样机输

出特性进行测试，并将实验数据与理论计算进行对

比。控制系统中电磁调制信号和压电驱动信号都

是同相位同频率不同峰值的方波信号，利用计算机

编写 LabVIEW程序产生压电驱动信号和电磁调制

信号。一路信号通过数据采集卡 1（NI USB‐6009）
数模转化输出，再经功率放大器放大功率后驱动压

电叠堆；另一路信号通过数据采集卡 2（NI USB‐
6009）输出后，再输入光耦离合继电器来控制电磁

调制机构对杯形转子的电磁力夹持。图 14为测试

系统结构流程图。样机输出性能测试实验如图 15
所示。

采用平均放大系数为 7.2的双稳态柔性铰链微位

移放大机构作为实验样机的驱动部分，对样机的转速、

步进角和输出力矩进行测量。转速测量的方法是在一

定的条件下，对样机电机在给定的运动区间内的运行

时间进行多次测量，并计算出转速的平均值。在测试

中，选择压电叠堆驱动信号的电压为 100~150 V，频率

为 1~10 Hz，占空比为 50%~70%。在不同的实验条

件下，样机转速测量数据的拟合曲线如图 16所示。

步进角的获取方式是计数转子转过选定区间时

所需的步数，计算出对应步进角，多次测量步进角后

取平均值。不同参数下步进角随频率的变化如图

17所示。如图 17（a）所示，当驱动信号占空比为

50%时，转子的转速随驱动信号频率或电压峰值的

增大而增大，驱动信号频率对转速的影响远大于电

压峰值的影响。当驱动电压峰值为 150 V，驱动频

率为 3 Hz时，电机角速度约为 0.037 rad/s。如图 17
（b）所示，当驱动信号电压峰值为 150 V时，随着驱

动频率的增大，改变占空比也会影响转速的变化。

与电压峰值的影响一样，占空比对转速的影响小于

信号频率对转速的影响。另外，比较占空比分别为

图 13 调制信号频率对动态电磁力矩的影响

Fig.13 The effect of modulation signal frequency on dynam‐
ic moment

图 14 测试系统结构流程图

Fig.14 The flow diagram of test system

图 15 样机输出性能测试实验

Fig.15 The test of output performance

图 16 样机转速测量数据的拟合曲线

Fig.16 The curve of prototype speed measurement data
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50%，60%和 70%时对转速的影响发现，当占空比

为 50%时，对应转速最小；占空比为 60%时，对应转

速较最大。原因是电磁调制机构和转子耦合传递转

速时，由于转子本身的惯性，转子动作会比调制信号

滞后，延长高电平比例会使转速传递效率更高；继续

增大较高电平比例，较低电平比例就会减小，使得压

电叠堆受到激励伸长变形后没用充足时间恢复原

形，从而影响下一次的伸长变形，造成实际伸长量减

小，降低了转速。因此，占空比为 60%对应转速既

大于 50%时对应转速，也大于 70%时对应转速。

如图 17所示，步进角随驱动信号频率驱动电压

峰值的增大呈非线性增大。当驱动信号电压峰值为

150 V时，改变不同占空比能有效改变步进角大小。

占空比为 50%以下，各频率步进角相对最小；占空

比为 60%以下，各频率步进角相对最大。因此，改

变占空比对速度和步进角的影响都很显著。

在测量样机输出转矩的实验中，将一根细绳的

一端固定在输出轴上，另一端连接到一个张力计上。

当电机运行时，紧固绳子，此时的张力将显示在微拉

力计上，输出转矩可由实测拉力计算得出。图 18为
参数对电磁力矩的影响曲线。

由图 18可知，经过实验测试后，当调制信号为

50%占空比、频率不同时，转子输出转矩随着调制信号

电压峰值的增大而明显增大。以频率为 3 Hz为例，当

调制信号电压峰值为 5 V时，输出的电磁力矩约为

3.2 N·mm；当调制信号电压峰值为 7 V时，输出的电磁

力矩约为 6.1 N·mm；当调制信号电压峰值为 5.5 V时，

不同占空比下输出转矩随调制信号频率的增大而先增

大后减小，最大值在 3 Hz附近。电磁耦合机构在电学

意义上等同于电感。随着频率的增加，调制信号周期

小于励磁线圈的充放电时间，输出的动态电磁力有效

值变小。

表 3为转矩的理论值与测量值对比。可见，理论计

算值与实验测试值之间存在误差，当电压为 7 V时，误

差最大为 23.28%；当电压为 5 V 时，误差最小为

19.74%。产生误差的原因是转子旋转时受本身惯性

影响较大。输出转矩的理论计算值与实验测试值对电

压影响的变化规律一致，验证了理论计算的正确性。

6 结 论

1）输出转速受压电叠堆的驱动信号电压峰值

和占空比的影响因素最大，一般选驱动信号电压峰

值范围为 130~150 V，驱动频率直接影响转子转

速，但为了电机工作状态稳定，传动效率良好，选驱

动频率范围为 3~7 Hz，占空比为 50%~60%。当电

压为 150 V，频率为 3 Hz时，转速为 0.037 rad/s。
2）输出步进角受压电叠堆的驱动信号电压峰

值和占空比影响因素最大，一般选驱动信号电压峰

值为 130~150 V、占空比为 50%~60%，增大电压

峰值或占空比会明显增大步进角；增大驱动频率对

步进角的增大不太明显，一般选驱动频率范围为

3~7 Hz。当驱动电压为 150 V，频率为 3 Hz时，输

出步进角为 0.82°左右。

3）输出转矩受电磁调制机构的调制电压峰值

和驱动频率的影响因素最大。当驱动频率为 3 Hz，
输出转矩为 3.2~6.1 N·mm时，选择调制信号电压

峰值为 5~7 V；当驱动频率为 3 Hz，调制电压为 7 V
时，输出转矩为 6.1 N·mm。

图 17 不同参数下步进角随频率的变化

Fig.17 The change of stepping angles with frequency under
different parameters

图 18 参数对电磁力矩影响

Fig.18 The influence of parameters on electromagnetic mo‐
ment

表 3 转矩的理论值与测量值对比

Tab.3 Comparison of theoretical and measured values

U / V

5.0
5.5
6.0
6.5
7.0

理论转矩/
(N·mm)

4.043
4.893
5.805
6.813
7.901

测试转矩/
(N·mm)

3.245
3.568
4.520
5.420
6.062

相对误
差/%

19.74
27.08
22.14
20.45
23.28
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车‑路弱耦合振动作用下沥青路面动态响应
∗

严战友 1，2， 赵晓林 2， 赵国叶 3， 赵国芳 4， 赵存宝 1

（1.石家庄铁道大学省部共建交通工程结构力学行为与系统安全国家重点实验室 石家庄，050043）
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摘要 为研究车‐路弱耦合作用下沥青路面动态响应，建立 13自由度三维整车‐橡胶轮胎‐沥青路面弱耦合模型。考

虑车体悬架、路面不平度及沥青混合料黏弹性，采用中心差分法求解，并与实际车‐路弱耦合试验进行比较。结果表

明：纵向剪应变计算值与试验值最大误差为 5.74%，说明本模型具有一定合理性；轮胎与路面处于三向力接触状态，

车辆动载作用下三向接触力与悬架力均大于移动恒载；上、中、下面层纵向最大压应力比移动恒载分别大 18.8%，

11.8%和 7.4%，竖向最大压应力比移动恒载分别大 18.9%，19.8%和 20.4%，横向最大压应力比移动恒载分别大

10.2%，4.69%和 2.1%。

关键词 车辆模型；橡胶轮胎；路面模型；耦合；动态响应

中图分类号 TH17

引 言

车辆行驶稳定性受到路面不平度、车辆速度、轴

载及胎压等因素影响，导致沥青路面各结构层应力

复杂多变。针对车辆与路面接触力学行为，国内外

学者进行了大量研究工作。李倩等［1］基于永久变形

理论建立车辆‐路面相互作用模型，分析不平度对沥

青路面应力影响。许海亮等［2］按照线弹性理论建立

车辆 ‐路面耦合模型，分析不同速度、不平度及车辆

载重作用下路面各结构层应力响应。刘大维等［3］利

用多体动力学软件 SIMPACK计算车辆与路面之间

动态力，将动态力导入沥青有限元模型，研究车辆动

态荷载与移动恒载作用下沥青路面各结构层最大响

应。为研究温度及非均布荷载作用下沥青路面各结

构层响应，董泽蛟等［4］采用ANASYS建立车辆模型

与路面模型，求解不同温度、不平度作用下的路面各

层响应。McGovern等［5］为研究车辆荷载作用下路

面各结构层疲劳寿命，将 ADINA与 ANASYS相结

合，分析不同荷载作用下的路面使用寿命。Ziari
等［6］建立二维 5自由度车辆模型及沥青路面模型，

采用 Newmark‐β法求解路基不均匀沉降作用下的

路面各结构层响应。Wu等［7］建立轮胎与路面耦合

模型，研究在不同荷载作用下路面各结构层应力和

位移的变化规律。综上所述，大部分学者建立车辆‐
路面相互作用模型，采用多体动力学软件或Matlab
与有限元软件联合仿真求解，而考虑橡胶轮胎非线

性力学及轮胎与路面非线性接触非常少，研究成果

与实际车路相互作用具有一定差别。

笔者基于多体动力学理论，考虑橡胶轮胎非线

性变形，构建 13自由度三维整车、橡胶轮胎及黏弹

性沥青路面弱耦合模型。设置路面不平度，轮胎与

路面采用面‐面力学接触状态，重点研究车辆动载与

移动恒载作用下，车体及沥青路面各结构层力学响

应，为车‐路弱耦合分析提供参考。

1 整车模型构建

建立 13自由度整车模型，车体具有竖向位移

Yw、俯仰角 θ及侧倾角 φ 3个自由度，每个车轮存在

一 个 竖 向 自 由 度 ，10 个 车 轮 共 有 10 个 自 由 度

（Yw1~Yw10）。重载汽车三维视图如图 1所示。

1.1 车辆简化

实际车辆结构非常复杂，为了方便建模、提高计

算效率并确保仿真结果的准确性，将车辆模型适当

简化。不考虑刚性车体之间的摩擦，采用固定约束

DOI:10.16450/j.cnki.issn.1004‐6801.2021.04.007
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控制车体相对自由度；采用多体连接器模拟车轴与

橡胶轮胎之间的关系，赋予车轴合页连接属性，描述

橡胶轮胎围绕车轴旋转。采用多体连接器模拟车辆

悬架，赋予悬架笛卡尔坐标属性，描述弹簧刚度系数

与阻尼系数。给予车体连接器水平速度模拟车辆前

进；车辆匀速行驶，不考虑车辆制动与转向。

1.2 车辆连接器属性

车体悬架属性如表 1所示。连接器属性如图 2
所示。

1.3 橡胶轮胎模型构建

1.3.1 建模原则

轮胎采用 12.00R20型全钢载重子午线轮胎，轮

胎各层结构利用 Auto CAD绘制，导入有限元软件

ABAQUS生成实体部件。为了提高计算效率并保

证 计 算 结 果 准 确 ，依 据 参 考 文 献 将 轮 胎 适 当 简

化［8‐9］，图 3为轮胎三维有限模型。在 ABAQUS软

件中轮胎帘线采用 Rebar单元嵌入橡胶基体。轮胎

结构合并与简化如下：轮胎子口附着于轮辋，轮辋视

为刚体，利用固定边界条件描述二者接触关系。忽

略其他不同部位复合材料的差异以及轮胎花纹，不

考虑轮胎发热。

1.3.2 橡胶材料本构关系

由于橡胶体属于超弹性材料，采用 Mooney ‐
Rivlin本构模拟橡胶体力学行为

U= ∑
i+ j= 1

N

Cij ( Ī1 - 3 )i ( Ī2 - 3 )j + ∑
i= 1

N 1
Di
( Jel- 1 )2i

（1）
其中：U为应变势能；N为多项式阶数；Cij为材料剪

切特性参数；Ī1，I2为材料扭曲度；Jel为弹性体积比；

Di为材料可压缩参数；D1=0为不可压缩材料，可忽

略式（1）的第 2部分。

当 N=1时，材料初始剪切模量 μ0和体积模量

K0可表示为

μ0 = 2(C 01 + C 10 ) （2）

K 0 =
2
D 1

（3）

图 1 重载汽车三维视图

Fig.1 Three views of heavy duty vehicle

表 1 车体悬架属性

Tab.1 The property of suspension

参数

前悬架刚度K2/(N·mm-1)
前悬架阻尼 C2/(N·s·mm-1)
中、后悬架刚度K1/(N·mm-1)
中、后悬架阻尼 C1/(N·s·mm-1)

数值

300
5

1 000
15

图 2 连接器属性

Fig.2 The property of connector

图 3 轮胎三维有限模型

Fig.3 The three-dimensional finite model of tire
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则式（1）表示为

U= C 10 ( Ī1 - 3 )+ C 01 ( Ī2 - 3 )+
1
D 1
( Jel- 1 )2 （4）

橡胶材料与骨架材料参数［10‐11］如表 2，3所示。

橡胶材料网格划分采用 C3D6H和 C3D8H单元，轮

胎骨架材料（带束层帘线、胎体帘线）采用 SFM3D4
R单元。橡胶轮胎网格划分如图 4所示。

1.3.3 轮胎模型验证

为验证轮胎模型可用性，轮胎模型顶部逐渐施

加竖向荷载，观测轮胎径向变形量，并与经验公

式［12］进行比较。

δ= c
W 0.85

B0.7D 0.43 p0.6
( 0.015B+ 0.42) （5）

其中：δ为轮胎径向变形量（cm）；c为轮胎结构参数，

子午线轮胎为 1.5；B为轮胎宽度，B=30.48 cm；D
为轮胎直径，D=112.5 cm；W为轮胎载荷；p为轮胎

胎压。

轮胎荷载‐径向变形曲线如图 5所示。由图 5可
知，仿真结果与经验值最大误差为 4.39%，两者误差

很小，表明轮胎模型可用于车‐路弱耦合计算。

2 沥青路面模型构建

沥青路面模型结构尺寸为 60 m×16 m×3.74 m，

基层与土基等材料均采用线弹性本构关系，采用 Pro‐
ny级数表示黏弹性材料对时间依赖性［13］。路面结构

参数如表 4所示。沥青路面网格划分采用 C3D8R单

元，为计算精确，模型纵向与轮胎接触区域网格加密，

最小网格为 0.3 m，其余网格逐渐增加，最大网格为

2.7 m。横向与轮胎接触区域最小网格为 0.4 m，其余

网格逐渐增加，最大网格为 1.6 m。深度网格划分由

上至下网格逐渐增加。网格划分如图 6所示。

3 车辆‑路面弱耦合方程

通过有限元法将车辆 ‐轮胎 ‐路面模型离散化，

则车辆‐轮胎‐路面弱耦合动力学方程为

{M r ÿ+ C r ẏ+ K r y= F vr
M v z̈+ C r ż+ K v z= F rv + F vg

（6）

其中：M，C，K分别为质量、阻尼和刚度矩阵；下标

表 2 橡胶材料参数

Tab.2 Mechanical parameters of rubber materials

种类

胎面

胎体

带束层

Mooney‐Rivlin模型参数

ρ/(t·mm-3)

1.112×10-9

1.101×10-9

1.144×10-9

C10

0.579 2

0.615 9

1.084 8

C01

0.144 8

0.154

0.271 2

D1

0.04

0.03

0.02

表 3 骨架材料参数

Tab.3 Mechanical parameters of reinforcement ma‑

terials

材料名称

带束层帘线

胎体帘线

ρ/(t·mm-3)

7.804×10-9

1.251×10-9

E/MPa

110 530

2 710

μ

0.4

0.4

图 4 轮胎网格划分

Fig.4 Tire meshing

图 5 轮胎荷载-径向变形曲线

Fig.5 Tireload-radial eformation curve

表 4 路面结构参数

Tab.4 Pavement materials' parameters

路面

结构

AC‐13C
ARHM‐
20
ATB‐25
基层

土基

各层厚

度/cm

4

6

10
54
300

动态弹

性模量/
MPa
9 000

10 000

8 000
9 000
60

泊松

比

0.25

0.25

0.25
0.25
0.40

密度/
(10-9 t·mm-3)

2.30

2.30

2.40
2.30
1.85

阻尼

系数

0.9

0.9

0.9
0.4
0.4

图 6 路面网格划分

Fig.6 Meshing of the pavement
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v，r分别代表整车、沥青路面；y，z分别为沥青路面、

整车位移向量；Fvr，Frv分别为车 ‐路之间的作用力；

Fvg为车辆重力［14‐15］，采用中心差分法进行求解。

4 路面不平度计算

应用《GB 7031‐1987车辆振动输入‐路面不平度

表示方法》功率谱Gq（n）计算不平度［16‐17］为

Gq (n) = Gq ( n0 ) ( nn0 )
-w

（7）

其中：n为空间频率；n0为参考空间频率，取 0.1 m-1；

w为频率指数，w=2；Gq（n0）为不平度系数。

采用随机相位余弦法描述不平度

r ( z) = 2Gd ( nmid- i ) Δni sin ( 2πnmid- i z+ θi ) （8）
其中：r（z）为路面空间不平度；z为路面长度；nmid-i为
区间中心频率；Gd（nmid-i）为功率谱密度函数；Δni为
频率变化量；θi为在（0~2π）相位角。

B级路面不平度如图 7所示。

5 车‑路弱耦合模型验证

采用三轴红岩金刚载重汽车来验证车辆 ‐路面

弱耦合模型的准确性，车辆参数如表 5所示。车辆

速度为 50 km/h，沥青路面底部纵向剪应变的测量

值与仿真值对比如图 8所示。由图 8可知，最大拉应

变误差为 5.74%，最大压应变误差为 5.04%。以上

数据说明笔者所建立的车 ‐路弱耦合模型具有一定

可用性。

6 动态响应分析

6.1 车辆响应分析

不同速度轮胎转动角速度变化如图 9所示。由

图 9可知：轮胎开始滚动时，其角速度为 0，随着时间

延续，角速度呈线性增加，最终稳定于某一定常数；

速度越大，角速度越大，需要达到稳定时间越长。

图 10为轮胎与路面接触力时程曲线。由图 10
可知，轮胎与路面处于纵向、垂向、横向三向力接触

状态，车辆动载作用下三向接触力均大于移动恒

载。其中：车辆动载纵向接触力大部分为负值，移动

恒载纵向接触力几乎为 0；车辆动载垂向接触力正

负交替，移动恒载垂向接触力几乎无变化；横向接触

力随机变化。图 11为车体悬架力时程曲线。可见，

车辆动载作用下，其后轴悬架弹力、阻尼力均大于移

动恒载，车辆动载悬架弹力与阻尼力围绕移动恒载

上下震荡。

6.2 路面动态响应

沥青路面各层纵向、竖向及横向应力曲线如图

表 5 三轴红岩金刚载重汽车参数

Tab.5 Truck parameters of three‑axis Hongyan Kingkan

参数

总质量/t
实测前轴轴重/t
实测中、后轴轴重/t
车头(长×宽×高)/mm
车厢(长×宽×高)/mm
轴数

轴距/mm
轮胎数

前/后轮距/mm
轮胎型号

数值

42.34
10.62
31.72

1 275×2 450×1 700
5 125×2 450×1 800

3
3 850+1 350

10
2 050/1 900
12.00R20

图 7 B级路面不平度

Fig.7 Grade B pavement unevenness

图 8 沥青层底部纵向剪应变的测量值与仿真值对比

Fig.8 Longitudinal shearstrain at bottom of asphalt layer

图 9 轮胎角速度时程曲线

Fig.9 Time history curve of tire angular velocity
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12~14所示，车辆速度为 50 km/h。表 6~8分别为

沥青路面各层最大纵向、竖向及横向压应力。

由图 12可知：路面各结构层纵向主要承受压应

力，开始与结束状态出现拉应力，拉应力数值远小于

压应力；车辆动载作用下压应力大于移动恒载，前轮

产生纵向压应力最小，后轮产生纵向压应力最大。

由图 13可知：车辆动载作用下，路面各结构层

竖向应力大于移动恒载，上面层竖向应力最大，中

面层次之，下面层最小；前轮产生竖向应力大于后

图 12 沥青路面各层纵向应力

Fig.12 Longitudinal stress of asphalt pavement each layer

表 6 沥青路面各层最大纵向压应力

Tab.6 Maximum longitudinal compressive stress ofas‑

phaltpavementeach layer

路面结构层

上面层

中面层

下面层

最大纵向压应力/MPa

移动恒载

0.356

0.263

0.163

车辆动载

0.423

0.294

0.175

误差/%

18.8

11.8

7.4

图 10 轮胎与路面接触力时程曲线

Fig.10 Time history curve of contact force between tire
and pavement

图 11 车体悬架力时程曲线

Fig.11 Suspension force time history curve of vehicle

685



振 动、测 试 与 诊 断 第 41 卷

轮 23.3%~36.3%，中、后轮竖向动应力几乎相同。

由图 14可知：车辆动载作用下，路面各结构层

横向应力大于移动恒载；前轮产生横向应力较小，

中、后轮产生横向应力大于前轮，中、后轮横向应力

几乎相同；车辆离开后，路面各结构层产生一部分横

向拉应力，但数值远小于压应力。

7 结 论

1）通过与试验对比，沥青路面结构层纵向剪应

变仿真值与试验值误差为 5.74%，说明三维整车‐轮
胎‐路面弱耦合模型具有一定可用性。

2）轮胎与路面处于垂向、纵向、横向三向力接

触状态，车辆动载作用下三向力大于移动恒载，车辆

动载三向力曲线围绕移动恒载上下震荡；车辆动载

作用下车体悬架力、阻尼力均大于移动恒载。

3）在车辆动荷载作用下，上、中、下面层最大纵

向压应力比移动恒载分别大 18.8%，11.8%和 7.4%；

上、中、下面层最大竖向压应力比移动恒载分别大

18.9%，19.8%和 20.4%；上、中、下面层产生最大横

向压应力比移动恒载分别大 10.2%，4.69%和 2.1%。
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科隆蛋扣件段钢轨波磨产生机理及发展特性
∗

王志强， 雷震宇
（同济大学铁道与城市轨道交通研究院 上海，201804）

摘要 为研究地铁钢轨波磨的产生机理和发展特性，通过建立车辆‐轨道空间耦合模型和钢轨波磨评价模型，从频

域和时域的角度分析波磨产生机理，并运用波磨增长率对科隆蛋扣件轨道钢轨波磨的产生机理和发展特性进行研

究。基于频域的分析，对轨道结构模型进行模态分析和频响分析，发现存在与实测波磨通过频率接近的轨道结构固

有频率，说明该频率所对应的振型更容易被激发出来，促使轨道结构发生共振现象，形成相应频率的波磨。基于时

域的分析，运用车辆‐轨道耦合模型，计算钢轨垂向振动加速度、钢轨垂向位移的时程曲线并进行频域变换，发现存

在与实测波磨通过频率接近的特征频率，说明轨道结构相应频率下的振动是促进波磨形成的重要原因。车速的改

变对波磨增长率的特征频率没有影响，体现了波磨的固定频率特性。随着列车运行次数的增加，特征频率对应波长

的波磨逐渐形成并不断发展；波磨的波长范围和发展速度随着列车速度的增加而逐渐增大。

关键词 地铁；科隆蛋扣件；波磨；位移导纳；波磨增长率

中图分类号 U270；TH113.1；TH117.1

引 言

钢轨波磨是一种出现在轨头表面的周期性波浪

状磨损现象。波磨是城市轨道交通行业的主要顽疾

之一，在温哥华［1］、巴尔的摩［2］、巴黎［3］、斯德哥尔

摩［4］、北京［5］和上海［6］等城市的地铁系统都有不同程

度的发生。钢轨波磨的典型波长约为 20~300 mm，

波深小于 1 mm。波磨的存在使车辆轨道部件振动

加剧，车辆轨道的使用周期缩短，同时会产生严重的

噪声，影响周边居住环境。

研究人员针对如何抑制钢轨波磨的产生和发展

做了大量工作。Grassie等［7］根据波长固定机理和损

伤机理，将钢轨波磨分为 6类，阐述了各种波磨类型

的机理和对策。Grassie［8‐9］将波长固定机理修正为

频率固定机理，认为所有类型的波磨都与轮轨系统

的共振有关，都是由于恒定频率而非恒定波长造成

的。Böhmer等［10］利用有限元软件，从频域角度分析

了塑性变形对钢轨波磨的影响。Gómez等［11］运用线

性模型对波磨发展进行了预测。Igeland等［12］基于非

线性轮轨作用，将非线性因素引入波磨的计算模型。

Croft等［13］通过建立了一种简单的时域模型来研究

钢轨阻尼器对短波波磨增长率的影响。仿真结果发

现，钢轨阻尼器可有效减小短波波磨的增长率，并可

增大原有波磨波长。陈光雄等［14］利用有限元时域模

型，发现轮轨摩擦自激振动是造成曲线波磨的重要

原因。李霞［15］运用有限元模型，从频域和时域的角

度分析了轨道结构共振频率与钢轨波磨的内在联

系。蔡小培等［16］从时域和频域的角度研究了剪切型

减振器钢轨波磨对加速度振级的影响。

科隆蛋扣件是一种高弹性剪切型扣件，具有垂

向和横向刚度较低的特点，故减振效果较好。笔者

以科隆蛋扣件轨道波磨为研究对象，通过建立车辆‐
轨道空间耦合模型和钢轨波磨评价模型，从频域和

时域的角度分析钢轨波磨产生机理，并运用波磨增

长率对钢轨波磨发展特性进行研究。

1 实测地铁波磨特性分析

科隆蛋扣件轨道实测波磨区段运营车辆为地铁

A型车，轨下基础为整体道床结构。采用含有波磨

测量系统的轨道综合检测车对波磨区段进行测量，

该设备取样步长为 5 mm，系统分辨率为 0.01 mm，

系统精度为±0.025 mm。检测距离为 10 m，检测速

度为 4 km/h。钢轨波磨现场照片如图 1所示。

科隆蛋扣件轨道钢轨波磨如图 2所示。图 2（b）
显示的波磨特征波长为 20，31.5，63和 80 mm。该区
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段车辆运营速度约为 40 km/h，特定波长 λ对应的通

过频率 f为

f = v/λ （1）
其中：v为列车速度。

根据式（1）得到对应的通过频率分别为 556，
353，176和 139 Hz。

2 车辆‑轨道空间耦合模型

2.1 车辆模型

以地铁 A型车为研究对象，车辆主要参数参见

文献［17］。采用软件 Universal Mechanism（简称

UM）建立多刚体模型，包括车体、2个转向架和 4个
轮对，车辆一系弹簧和二系弹簧均通过弹簧阻尼单

元进行模拟。

2.2 轨道模型

采用柔性轨道模型，钢轨为 60 kg/m，扣件部分

模拟为 Bushing力元。道床板部分通过有限元软件

ABAQUS建立三维实体单元模型并导入到 UM前

处理中，作为动力学模型的子系统，道床板断面尺寸

为 2 700 mm×300 mm，长度为 60 m。道床板与地

基的连接以及道床板与钢轨的连接都是通过力元进

行模拟，可以考虑 3个方向上的刚度和阻尼。轨道

结构参数取值如表 1所示［15］。

2.3 轮轨接触模型

轮轨接触模型采用 Kik‐Piotrowski接触模型，该

模型假设轮轨法向接触应力呈半椭圆形分布，接触

区域通过轮轨之间的虚拟穿透原理得到，法向接触

应力根据接触区域的几何点满足接触条件求得，切

向接触应力根据改进的 FASTSIM算法求解［18］。

车辆‐轨道空间耦合模型示意图如图 3所示。

3 钢轨波磨评价模型

采用位移导纳和波磨增长率作为波磨评价模

型，相对于 Archard模型［19］和摩擦功模型［20］而言，上

图 1 钢轨波磨现场照片

Fig.1 Field picture of rail corrugation

图 2 科隆蛋扣件轨道钢轨波磨

Fig.2 Rail corrugation of Cologne Egg fastener track

表 1 轨道结构参数

Tab.1 Track structure parameters

参数

钢轨弹性模量/MPa
钢轨泊松比

钢轨密度/(kg·m-3)
扣件垂向刚度/(MN·m-1)
扣件横向刚度/(MN·m-1)
扣件纵向刚度/(MN·m-1)
扣件垂向阻尼/(N·s·m-1)
扣件横向阻尼/(N·s·m-1)
扣件纵向阻尼/(N·s·m-1)
扣件间距/m
道床板弹性模量/MPa
道床板泊松比

道床板密度/(kg·m-3)
地基支撑刚度/(N·m-1)
地基支撑阻尼/(N·s·m-1)

数值

2.0×105

0.3
7 790
12.06
7.58
7.58

1 361.12
974.26
974.26
0.6
3.25×104

0.24
2 400
1.7×108

3.1×104
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述波磨评价模型可以反映各个频率处波磨形成和发

展的具体趋势。

3.1 位移导纳

位移导纳计算原理如图 4所示。通过改变荷载

的激励频率，便可以获得对应频率下结构的响应情况

R ( f )= y ( f ) /F ( f ) （2）
其中：R ( f )为频率 f处的位移导纳；F ( f )为激励频

率为 f的周期力；y ( f )为 F ( f )作用下的位移。

3.2 波磨增长率

波磨增长率（无量纲单位）可以反映钢轨表面具

有一定波长的初始不平顺的发展程度［21‐22］，表达

式为

G=-J ( KP+ QL ) Fy，0 I 2HF 2
yy+ νy，0

( 1+ Fzz K ) ( 1+ H 2 I 2F 2
zz )

（3）

其中：J= k0/2ρb；k0为材料磨损比例系数，取 1×
10-9 kg/Nm［14］；ρ为钢轨密度，取 7 790 kg/m3；b为

接触斑垂直滚动方向的半轴长；K= 3N/2d；N为轮

轨接触法向力；d为轮轨间弹性变形量；L= c/2d；
c为接触斑平均半轴长，c= ab；a为接触斑沿滚动

方向的半轴长；Fy，0为横向蠕滑力常量部分；νy，0为横

向蠕滑率常量部分；I= 2πf/Vm；Vm为列车速度；Fyy

为钢轨横向位移导纳；Fzz为钢轨垂向位移导纳；P，
Q，H分别为横向蠕滑力 Fy对轮轨法向力N、接触斑

大小 c、横向蠕滑率 νy的偏导数。

根据Hertz基础理论，可得

ì

í

î

ï

ï

ï
ïï
ï

ï

ï

ï
ïï
ï

P= ∂Fy

∂N =-μ sgn ( νy ) (
νy
νy，max

)2
é

ë
êê

ù

û
úú3- 2
|| νy

νy，max

Q= ∂Fy

∂c =
3μN
cνy，max

sgn ( νy ) ( 1-
|| νy

νy，max
)2

H = ∂Fy

∂νy
=- 3μN

νy，max
( 1-

|| νy
νy，max

)2

（4）

其中：μ为轮轨摩擦因数。

根据式（3），（4）可知，波磨增长率 G是以频率 f
为自变量的函数，其数值大小表示钢轨表面相应波

长波磨增长趋势的大小。

在波磨增长率 G的表达式中，已知 k0，ρ和 μ（取

0.35）；Fzz，Fyy根据有限元软件ABAQUS求出；a，b，
c，N，νy，νy，0，νy，max，Fy，Fy，0和Vm根据动力学软件UM

求 出 ；d 依 据 Hertz 理 论 ，按 N = é
ë
ê
1
W
dù
û
ú

3/2

计 算 ；

W = 3.86R-0.115× 10-8 ( m/N2/3 )。波磨增长率的计

算流程如图 5所示。

4 波磨产生机理

4.1 基于频域的分析

运用有限元软件ABAQUS，建立科隆蛋扣件轨

道模型进行模态分析和频响分析，将获得的固有频

率与实测波磨通过频率对比，研究轨道结构固有振

动特性与波磨的关系。

4.1.1 有限元模型

实际轨道为无限长结构。理论上，当荷载作用于

轨道结构上时，只对作用点附近的局部区域产生影

响，且轨道结构的模态分析和频响分析不存在应力波

在边界上的反射。因此，在保证计算精度和控制计算

代价的前提下，选取一段轨道进行建模分析是合理

图 3 车辆-轨道空间耦合模型示意图

Fig.3 Chart of vehicle-track space coupled model

图 4 位移导纳计算原理图

Fig.4 Calculation principle chart of displacement recep‐
tance

图 5 波磨增长率的计算流程图

Fig.5 Calculation flow chart
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的［23］。笔者选取的轨道长度为 20跨轨枕长度。

利用有限元软件 ABAQUS建立的科隆蛋扣件

轨道三维实体模型如图 6所示，钢轨为 60 kg/m。钢

轨和道床板均采用三维实体单元建模，扣件模拟为

弹簧‐阻尼单元，道床板与地基的连接通过接地弹簧

实现。由于轨道结构的对称特性，因此选取一根钢

轨和一半的道床板进行分析，并在道床板中心设置

对称约束，钢轨和道床板两端设置固定约束，道床板

断面尺寸为 1 350 mm×300 mm。

4.1.2 模态分析

模态分析常用于分析系统固有频率属性。根据

Grassie的理论［9］，波磨具有固定频率特征。因此，在

分析波磨形成机理时，轨道结构的振动特性通常认

为是引起特定频率波磨的主要原因。

结合实测部分的典型通过频率（139，176，353
和 556 Hz），与其接近的振型图如图 7所示。可见，

140.4，354.7，554.0 Hz的固有频率对应轨道结构在

横向的弯曲振动频率，该频率与现场波磨通过频率

139，353和 556 Hz相近，其中 554.0 Hz钢轨的振动

形态可能为钢轨的横向 pinned‐pinned振动。根据

式（5）［24］可得钢轨横向 pinned ‐pinned振动频率为

565.2 Hz，与有限元软件计算所得频率 554.0 Hz仅
相差 11.2 Hz，因此此时钢轨的横向振动即为钢轨的

横向 pinned‐pinned振动。169.1 Hz的固有频率对应

轨道结构在垂向的弯曲振动频率，该频率与现场波

磨通过频率 176 Hz相近。分析认为，轨道结构可能

在上述特定频率处发生共振，从而导致对应波长钢

轨波磨的产生。

fpp = npp 2
π
2l 2

EI
m

（5）

其中：fpp 为 pinned ‐ pinned共振频率；npp 为 pinned ‐
pinned共振阶数；l为轨枕间距；EI为钢轨抗弯刚度；

m为钢轨单位长度质量。

4.1.3 频响分析

在钢轨表面施加一个垂向正弦荷载，得到钢轨

和道床板的垂向位移导纳如图 8所示。由图 8可知，

相对于钢轨垂向位移导纳而言，道床板垂向位移导

纳小得多，几乎没有变化，说明道床板振动幅度较

小。钢轨在 1 kHz以内出现多个振动峰值，其中与

实测波磨通过频率 139，176，353和 556 Hz相接近的

特征频率为 140，169，355和 555 Hz，且这些特征频

率所对应的钢轨位移响应较大。这说明该频率对应

的振型更容易被激发出来，促使轨道结构发生共振

现象，从而形成相应频率的钢轨波磨。

4.2 基于时域的分析

4.2.1 模型的验证

对建立的车辆‐轨道耦合模型进行验证，以保证

后续计算的正确性和有效性。采用的实测数据为某

地铁线路的钢轨垂向振动加速度级，数据采集使用

INV3060S采集仪，数据分析使用 DASP‐V10软件，

速度工况为 40 km/h，测点布置及现场测试照片如

图 9所示。通过对该线路进行仿真计算，提取测点

处钢轨垂向振动加速度数据，并与实测数据进行对

比，如图 10所示。可见，仿真结果与测试结果一致

图 7 振型图

Fig.7 Mode diagram

图 8 垂向位移导纳

Fig.8 Vertical displacement receptance

图 6 科隆蛋扣件轨道三维实体模型

Fig.6 Three-dimensional solid model of Cologne egg fasten‐
er track
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性较好，从而验证了模型的有效性。

4.2.2 数值分析

由于初始不平顺会影响系统动力响应特征，因

此在仿真过程中，将实测波磨数据作为初始不平顺

添加到钢轨表面以研究波磨的特性。根据建立的车

辆‐轨道耦合模型，设置行车速度为 40 km/h，提取钢

轨垂向振动加速度和垂向位移作为输出结果，图 11
为时程曲线图。

为了分析不同频率处轨道结构的振动特征，对

图 11所示的时程曲线进行频域变换，得到对应的频

谱曲线如图 12所示。由图 12可以看出，垂向振动

加速度和垂向位移频谱曲线特征频率几乎相同，分

别为 38.0（35.4），72.5，110，140，181，218，255，355，
418，555和 623 Hz，其中与实测波磨通过频率相接

近的特征频率分别为 140，181，355和 555 Hz，说明

轨道结构相应频率下的振动是促进钢轨波磨形成的

重要原因。这与基于频域的分析结论相一致。

5 波磨发展特性

通过分析波磨增长率的数值大小和分布规律，

对地铁线路上的钢轨波磨的发展特性展开研究。根

据钢轨垂、横向位移导纳，利用车辆 ‐轨道耦合模型

求得其余轮轨相互作用参数。根据式（3），（4）计算

图 9 现场测试照片

Fig.9 Field test picture

图 10 仿真与实测数据对比

Fig.10 Comparison between simulation and measured results

图 11 时程曲线图

Fig.11 Time history curve charts

图 12 频谱曲线

Fig.12 Frequency spectrum curve charts
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得到钢轨波磨增长率。取导向轮对某一侧车轮作为

研究对象，分别对车速为 40，60和 80 km/h下的钢

轨波磨增长率进行分析。

图 13为波磨增长率曲线。由图 13可知，波磨增

长率在该频域范围内出现了多个峰值，且 3种速度

下的特征频率相同，分别为 35.3，140，170，355，480，
555，735，805，838和 939 Hz，体现了波磨的固定频

率特性。根据文献［22，25‐27］可知：当波磨增长率

为正时，初始不平顺趋于发展，波磨逐渐形成；当波

磨增长率为负时，初始不平顺趋于消除，波磨逐渐消

失；当波磨增长率大于 0.01时，初始不平顺发展速

度将会加快，因此可将 0.01作为波磨形成的临界

值。可见，波磨在上述特征频率处均有继续发展的

趋势。当车速为 40 km/h时，大于波磨形成临界值

的特征频率包括 140和 170 Hz，对应的波磨增长率

分别为 0.014 5和 0.012 2。当车速为 60 km/h时，大

于波磨形成临界值的特征频率为 140，170和 355 Hz，
对应的波磨增长率分别为 0.017 4，0.014 6和 0.010 3。
当车速为 80 km/h时，大于波磨形成临界值的特征

频率包括 35.3，140，170和 355 Hz，对应的波磨增长

率分别为 0.011 8，0.020 9，0.017 6和 0.012 0。可

见，随着列车运行次数的增加，特征频率对应波长的

波磨将会逐渐形成并不断发展；随着列车速度的增

加，使得大于波磨形成临界值的特征频率数目增多，

且对应的波磨增长率数值增大，表明钢轨波磨的波

长范围和发展速度将会逐渐增大。

6 结 论

1）基于频域分析，通过对轨道结构模型进行模

态分析，发现存在与实测波磨通过频率相接近的轨

道结构弯曲振型。结合频响分析，发现钢轨垂向位

移导纳存在与实测波磨通过频率相接近的特征频

率，且这些特征频率所对应的钢轨位移响应较大，说

明该频率对应的振型更容易被激发出来。列车的往

复运行可能促使轨道结构在相应频率处发生共振现

象，从而形成钢轨波磨。

2）基于时域分析，利用车辆 ‐轨道耦合模型，计

算钢轨垂向振动加速度、垂向位移的时程曲线并进

行频域变换，发现存在与实测波磨通过频率相接近

的特征频率，证明轨道结构相应频率下的振动是促

进钢轨波磨形成的重要原因。这与基于频域的分析

结论相一致。

3）3种速度下，波磨增长率的特征频率相同，体

现了波磨的固定频率特性。随着列车运行次数的增

加，特征频率对应波长的波磨将会逐渐形成并不断

发展；列车速度的增加将会促使钢轨波磨的波长范

围和发展速度逐渐增大。
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基于谱峭度与时频分析的接触线不平顺检测
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摘要 为了解决实际运营中高速铁路接触线不平顺定位困难的问题，提出了一种基于 Choi‐Williams谱峭度（Choi
‐Williams spectral kurtosis，简称 CW‐SK）与二次时频分析相结合的方法。利用 CW‐SK对突变信号高度敏感的特

性，在识别弓网接触压力不平顺成分的基础上，对不平顺时域重构信号进行二次时频分析，确定接触线上不同波

长对应的空间位置。测试结果表明，该方法可准确识别并定位接触线中的不平顺病害，且时频图中无其他干扰

成分，抗噪性能优异，满足高速铁路实际运营需求，可为现场接触线不平顺的状态评估及接触网的后期维护提供

参考。

关键词 高速铁路；谱峭度；时频分析；弓网接触压力；接触线不平顺

中图分类号 U255.3；TP391.9

引 言

随着高速铁路的飞速发展，列车运行速度不断

提高，弓网耦合关系日趋复杂［1］，表征列车受流质量

的弓网接触压力波动更为剧烈。受流质量不仅取决

于弓网结构参数［2］，还受到接触线垂向不平顺的

影响［3］。

国内外针对接触线不平顺展开了研究。文

献［4］定义了接触线不平顺，研究了接触线弛度及波

状不平顺对接触压力统计量的影响。文献［5］以最

熵谱法对接触线实测不平顺进行了功率谱估计，提

出一种兼具高拟合优度与高普适性的谱模型。文

献［6］分析了实测不平顺弓网接触压力统计量，揭示

了接触线垂向不平顺对弓网受流的影响规律。文

献［7］采用经验模态分解法实现了弓网接触压力结

构波长的提取，并提出以时频分析方法检测接触线

不平顺。上述研究多为对不平顺弓网接触压力性能

指标的评价及线谱的分析，对接触线不平顺检测、定

位方面的研究相对较少。

笔者提出了一种基于 CW‐SK与二次时频分析

相结合的高速铁路接触线垂向不平顺检测定位方

法。该方法具有定位准确、结果图中干扰成分少及

抗噪能力强的优点。

1 弓网耦合模型及接触线垂向不平顺

1.1 弓网动态耦合数学描述

笔者以京 ‐津高速铁路弓网耦合系统为研究对

象。图 1为接触网及三质量块受电弓数学模型。其

中：dF（x，t）为单位长度线索所受外力；Q，M为微分段

截面剪切应力及弯矩；φ为张力与水平面的夹角。

如图 1所示，将该线路简单链型接触网以欧拉梁来

等效［8］，受电弓用三质量块模型进行模拟［7］。

在接触网上任取微分段 dx进行研究，对其受力

分析可得

EI
∂4 y ( x，t )
∂x4 - T

∂2 y ( x，t )
∂x2 + ρ

∂2 y ( x，t )
∂t 2 +

图 1 接触网及三质量块受电弓数学模型

Fig.1 Mathematical model of catenary and three mass panto‐
graph
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C
∂y ( x，t )
∂t = Fc ( x，t ) （1）

其中：y（x，t）为接触网垂向位移；Fc（x，t）为单位长

度受电弓抬升力；ρ和 EI分别为微分段线密度及抗

弯刚度；T和 C为接触网张力及系统阻尼。

采用分离变量法求解式（1），得到简单链型接触

网承力索/接触线的振动微分方程分别为

d2qan ( t )
dt 2 + C a

ρ a
dqan ( t )
dt + ω 2an qan ( t )=

2
ρb L

[ ∑
r= 1

p

Fb1 ( x，t )sin
nπx
L
+

∑
r= 1

q

Fb2 ( x，t )sin
nπx
L
] （2）

d2qbn ( t )
dt 2 + C b

ρb
dqbn ( t )
dt + ω 2bn qbn ( t )=

2
ρb L

[ ∑
r= 1

p

Fb1 ( x，t )sin
nπx
L
+

∑
r= 1

s

Fb2 ( x，t )sin
nπx
L
+ Fc ( xc，t )sin

nπx
L
] （3）

其中 ：Fa1（x，t），Fb1（x，t）为吊弦的集中作用力 ；

Fa2（x，t），Fb2（x，t）为定位器和支撑杆的集中作用力；

p，q，s分别为对应锚段内吊弦、支撑杆及定位器的

个数；ωan和 ωbn为承力索/接触线的自振角频率；qan
和 qbn为承力索/接触线的各阶振幅；Ca和 Cb为接触

网悬挂的阻尼系数。

三质量块受电弓模型如图 1（b）所示，该受电弓

垂向振动方程为

ì

í

î

ï

ï

ï
ïï
ï

ï

ï

ï
ïï
ï

M 1 ÿ1 + C 1 ( ẏ1 - ẏ2 )+ K 1 ( y1 - y2 )=
-Fc ( xc，t )

M 2 ÿ2 + C 1 ( ẏ2 - ẏ1 )+ C 2 ( ẏ2 - ẏ3 )+
K 1 ( y2 - y1 )+ K 2 ( y2 - y3 )= 0

M 3 ÿ3 + C 2 ( ẏ3 - ẏ2 )+ C 3 ẏ3 +
K 2 ( y3 - y2 )+ K 3 y3 = F 0

（4）

其中：Mi，Ci，Ki和 yi（i=1，2，3）分别为受电弓的等效

质量、阻尼系数、弹簧刚度以及振动位移；F0为静态

升弓力。

以罚函数法来模拟弓网间的动态接触过程［1，9］，

则弓网动态耦合接触压力可表示为

Fc ( x，t )= Ks ( y1 - ∑
n= 1

∞

qbn sin
nπx
L
) （5）

其中：Ks为接触刚度。

采用 EN 50318标准中的建模参数来验证模型

有效性［10］，分别在 250 km/h和 300 km/h速度下对

弓网耦合模型进行动力学仿真，取 3‐8跨弓网接触

压力统计计算结果与 EN 50318标准进行对比，如

表 1所示。可见，仿真测试结果各项参数均符合

EN 50318标准，此模型较为可靠。

1.2 接触线垂向不平顺数学描述

接触网架设过程中的工程误差及运营过程中的

磨损、形变会造成接触线不平顺。为检测及定位线

路中的不平顺成分，在弓网耦合系统建模过程中引

入文献［4］中的接触线表面不平顺余弦公式

yr ( x 1，x2，⋅ ⋅ ⋅，xM )=
A
2
é

ë
ê1- ∑

k= 1

M

cos ( 2πxk
λk

) ù
û
ú（6）

其中：A为不平顺幅值；λk为线路中第 k个不平顺波

长成分；x为不平顺波长的空间位置。

改变式（6）中的幅值、波长以及不平顺持续里

程，即可模拟铁路沿线中存在的各种随机不平顺。

弓网耦合系统引入接触线垂向不平顺时，弓网

接触压力 Fc（x，t）变换为

Fc ( x，t )= Ks
é

ë
êy1 - ∑

n= 1

∞

qbn sin
nπx
L
- yr

ù

û
ú （7）

由式（7）可知，接触线垂向不平顺可反映在弓网

耦合过程中。因此，可用弓网接触压力进行接触线

垂向不平顺的分析与检测。

京 ‐津高速铁路简单链型接触网参数如表 2所
示。DSA380型受电弓参数如表 3所示。

当列车速度为 250 km/h时进行动力学仿真。

为保证仿真数据的有效性，分别选取正常及不平顺

状态下弓网接触压力进行分析，如图 2所示。

图 3为正常状态下弓网接触压力频谱图。图中

红蓝虚线标注的波长成分分别为接触网结构参数及

受电弓高频振动。若仅对弓网接触压力数据进行简

单的滤波处理，受电弓高频振动成分会干扰不平顺

波长的提取。因此，提出一种对随机突变成分识别

度高且简单易行的方法来检测铁路沿线中可能存在

的不平顺。

表 1 弓网模型与 EN 50318标准模型测试对比结果

Tab.1 Test comparison results of pantograph‑catenary

model and EN50318 standard model

统计指标

速度/(km·h-1)
接触压力平均值/N
接触压力标准差/N
接触压力最大值/N
接触压力最小值/N
离线率/%

EN 50318标准

250
110~120
26~31
175~210
50~75
0

300
110~120
32~40
190~225
30~55
0

仿真结果

250
119.008
26.667
177.424
51.809
0

300
119.961
30.034
204.234
47.034
0
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2 谱峭度理论介绍及不平顺检测步骤

2.1 谱峭度理论

谱峭度（spectral kurtosis，简称 SK）用于检测非

平稳信号中的非高斯成分，对随机干扰信号敏感度

较高。目前，SK检测分析方法［11‐12］主要有短时傅里

叶谱峭度及类 Cohen谱峭度。笔者选用 CW‐SK进

行分析。Choi‐Williams（简称 CW）分布函数可表

示为

Cx ( t，f )= ∬ σ
4πτ 2 exp (- σt 2

4τ 2 ) x (μ+ τ
2 ) x ∗ (μ-

τ
2 ) e-j2πftdμdτ （8）

其中：τ为时移参数；μ为局部时间；x*为 x的卷积；

f为频率；t为时间。

根据 CW分布可求得信号 x（t）的二阶瞬时谱矩

S2x（f）和四阶瞬时谱矩 S4x（f）分别为

S2x ( f )= E{ }|| Cx ( t，f )
2

h

（9）

S4x ( f )= E{ }|| Cx ( t，f )
4

h

（10）

其中：E｛·｝p为 h阶平均值。

根据谱峭度定义［12‐13］，得到基于 CW分布的谱

峭度为

kx ( f )=
S4x ( f )
S2x 2 ( f )

- 2 ( f ≠ 0 ) （11）

由式（11）可知，谱峭度随频率的变化而变化，对

应谱线谱幅值越大，则该频率处能量突变程度越大，

接触压力中存在不平顺成分的可能性越大。

2.2 接触线不平顺检测步骤

不同待测信号的谱线突变程度不同，可通过对

比正常及不平顺 SK谱幅值差异，得到 SK不平顺检

测阈值，进而对不平顺弓网接触压力信号进行滤波

及时频分析，具体检测步骤如下：

1）输入原始接触压力信号，并进行数据去均值

预处理，以消除零频率对 SK迭代计算的影响；

2）计算正常接触压力信号 SK，找到其最大值

并以此作为接触线不平顺 SK检测阈值（detection
threshold of spectral kurtosis，简称 SKT）；

3）计算不平顺状态下接触压力信号 SK，找出

其全部极大值点，以 SKT为阈值筛选出数值大于

SKT的 i个极大值点 SKPi（i∈N+）；

4）对不平顺接触压力信号分别在 SKPi附近进

行带通滤波，并对各滤波信号进行时域重构，得到不

平顺滤波重构信号；

5）对不平顺重构信号进行 CW时频分析，输出

时频谱图，定位接触线中存在的不平顺成分。

3 测试分析

根据已有研究及实测不平顺幅值［4，6，9］，取不平

表 2 京‑津高速铁路简单链型接触网参数

Tab.2 Simple chain catenary parameters of Beijing ‑

Tianjin high‑speed railway

参数

承力索弹性模量 EIA/(N·m2)
接触线弹性模量 EIB/(N·m2)
承力索张力 SA/kN
接触线张力 SB/kN
跨距/m
仿真跨数

每跨吊弦个数

吊弦间距/m

数值

310
400
21
27
48
10
5

5，9.5

表 3 DSA380型受电弓参数

Tab.3 Parameters of DSA380 pantograph

参数

质量/kg
刚度/(N·m-1)
阻尼/(N·s· m-1)

弓头

7.12
9 340
0

上框架

6.0
14 100
0

下框架

6.8
0.1
70

图 2 正常及不平顺状态下弓网接触压力

Fig.2 Contact force of pantograph and catenary under nor‐
mal and irregular conditions

图 3 正常状态下的弓网接触压力频谱

Fig.3 Spectrum of contact force of pantograph and catenary
under normal condition
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顺幅值为 1 mm来验证小幅值不平顺情况下接触线

不平顺检测方法的有效性。

由于高速铁路接触线不平顺波长一般小于吊弦

间距，设波长为 2，3和 4 m的复合不平顺，其持续里程

分别为［0 m，24 m］，［96 m，130 m］，［96 m，192 m］。

正常及不平顺状态下弓网接触压力 SK分布如图 4
所示。由图 4可知，空间频率为 0~0.2/m-1时，表征

接触网结构参数的 SK曲线在正常和不平顺状态下

幅值较小且基本重合，这表明 CW‐SK方法可有效

识别待测信号中的正常及不平顺谱线。绿色水平线

对应的 SK幅值为接触线不平顺检测阈值 SKT，该阈

值用于后续不平顺 SK极值点的筛选。

图 5，6分别为设置阈值前后不平顺弓网接触压

力 SK极值点分布图。设置阈值前，不平顺谱峭度

曲线中存在 9个极大值点。经阈值筛选后，有效 SK
极大值点（SKPi）减少为 3个，这与前面预设的不平

顺波长数目相符。提取出有效 SK极大值点后，对

不平顺接触压力信号在 SKPi（这里 i=3）处循环带

通滤波，即可得到对应的 i个接触线不平顺时域

信号。

图 7为图 6红色虚线部分的局部放大。以图 7
为例，对滤波参数的设置进行说明，滤波通带和阻带

以第 i个有效极值点 SKPi为中心进行选取，分别为

［0.97SKPi，1.03SKPi］和 ［0.95SKPi，1.05SKPi］。

工程实践中，滤波带宽的选取根据具体情况适当调

整，为防止最终提取到的滤波信号包含其他干扰成

分，滤波带宽的设置应尽量较窄。将 i（i=3）个滤波

时域信号进行叠加，得到不平顺滤波重构信号，如

图 8所示，该信号中包含待测信号中可能存在的全

部不平顺成分。

图 9为对该不平顺滤波重构信号进行时频分

析［13］，图中横坐标为高速列车运行里程，纵坐标为

不平顺成分对应的空间频率。由图 9可知，预设不

平顺波长成分可清晰表征在时频图中，且与文献［9］
结果相比，无其他干扰成分，可靠性更高。

表 4为不平顺偏差率。如表 4所示，虽然滤波过

程中产生的滤波偏差及时频分析不可避免地交叉，

使不平顺实际持续里程与预设值间略有偏差，但偏

差率均在 2%之内。可见，基于 CW‐SK与二次时频

分析相结合的不平顺波长检测定位方法是可行的。

图 4 正常及不平顺状态下弓网接触压力 SK
Fig.4 SK of pantograph-catenary contact force under normal

and irregular conditions

图 5 设置阈值前不平顺接触压力 SK极值点分布

Fig.5 SK extremum point distribution of irregular contact
force before setting threshold

图 6 设置阈值后不平顺接触压力 SK极值点分布

Fig.6 SK extremum point distribution of irregular contact
force after setting threshold

图 7 不平顺 SK局部放大图

Fig.7 Local magnification of SK irregularity

图 8 不平顺滤波重构信号

Fig.8 Reconstructed signal after irregularity filtering
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4 检测方法抗噪性校验

铁路沿线的环境噪声会对弓网接触压力中接触

线不平顺成分的提取造成干扰。为验证检测方法的

抗噪性能，引入相似度函数来描述噪声对 CW谱峭

度的影响，定义为

ε=
é

ë

ê

ê

ê

ê
êêê
ê

∑
i= 1

n

[ ks ( f )-
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（12）
其中：ks（f）为原始信号的 CW‐SK；kx（f）为加噪信号

的 CW‐SK；ε为信号相似度，ε∈［0，1］，ε越大，噪声

对信号的干扰程度越小，信号的抗噪能力越强。

不同信噪比的 SK相似度曲线如图 10所示。信

噪比（signal to noise ratio，简称 SNR）为 15 dB时，信

号相似度为 0.964，随着 SNR的增大，ε值逐渐趋近

于 1，噪声对待测信号 SK 谱线的分布将不产生

影响。

对信噪比为 1~15 dB时的情况进行具体分析，

向不平顺接触压力信号中分别注入信噪比为 1，5，
10和 15 dB的高斯白噪声，研究其对 CW‐SK的影

响。图 11为不同信噪比 SK分布。由图 11可知，

1 dB和 5 dB加噪信号的 SK谱线与无噪 SK谱线相

比差异较大，不能用于不平顺波长成分的检测。

SNR为 15 dB时，其 SK曲线与无噪 SK曲线几乎完

全重合，故 SNR≥15 dB时，噪声对接触线不平顺成

分的提取不会造成干扰。

由我国铁路环境噪声排放标准［14］可知，铁路沿

线噪声一般在 60 dB以上。因此，笔者提出的方法

在现场实际应用中能满足抗噪性要求，无需对待测

信号进行额外的降噪处理。

5 结 论

1）弓网接触压力中包含接触线中的不平顺成

分，且 CW‐SK对随机不平顺成分敏感，因此 CW‐
SK能精确识别接触线中的随机不平顺。

2）CW‐SK与二次时频分析相结合的接触线不

平顺检测定位方法的检测结果清晰，最终的时频图

中只包含接触线不平顺波长，没有其他干扰成分，定

位准确。

3）该方法抗噪性能良好，能避免铁路沿线环境

噪声对结果的影响，可靠性较高。

参 考 文 献

［1］ WANG Y，LIU Z G，MU X Q，et al. An extended
habedank's equation-based EMTP model of pantograph
arcing considering PAC interactions and train speeds
［J］. IEEE Transactions on Power Delivery， 2016，
31（3）：1186-1194.

［2］ SONG D L，ZHANG W H，HE P，et al. Reliability

图 9 接触线不平顺波长时频分析

Fig.9 Time-frequency detection and analysis of contact wire
irregularity wavelength

表 4 不平顺偏差率

Tab.4 The deviation rate of irregularity

不平顺波长/m

2

3

4

偏差率/%

1.18

0.73

0.83

图 10 不同信噪比的 SK相似度曲线

Fig.10 SK similarity of different SNR

图 11 不同信噪比 SK分布

Fig.11 SK distribution of different SNR

699



振 动、测 试 与 诊 断 第 41 卷

analysis of TSG19-type pantograph based on time-
dependent parameters［J］. Engineering Failure
Analysis，2013，35（15）：153-163.

［3］ LIU Z G，WANG H R，ROLF D. Detection of contact
wire irregularities using a quadratic time-frequency
representation of the pantograph-catenary contact force
［J］. IEEE Transactions on Instrumentation and
Measurement，2016，65（6）：1385-1397.

［4］ 张卫华，梅桂明，陈良麒 . 接触线弛度及表面不平顺

对接触受流的影响分析［J］. 铁道学报，2000，22（6）：

50-54.
ZHANG Weihua，MEI Guiming， CHEN Lianglin.
Analysis of the influence of catenary's sag and irregulari‐
ty upon the quality of current-feeding［J］. Journal of the
China Railway Society，2000，22（6）：50-54.（in Chi‐
nese）

［5］ 江亚男，张卫华，宋冬利 . 高速铁路接触线不平顺线

谱研究［J］.铁道学报，2015，37（2）：34-38.
JIANG Yanan， ZHANG Weihua， SONG Dongli.
Study on the contact wire unevenness of high-speed rail‐
way［J］. Journal of the China Railway Society，2015，
37（2）：34-38.（in Chinese）

［6］ 宦荣华，焦京海，苏光辉，等 . 计及接触线垂向不平顺

的弓网耦合动力学分析［J］. 铁道学报，2012，34（7）：

24-29.
HUAN Ronghua，JIAO Jinghai，SU Guanghui，et al.
Dynamics of pantograph-catenary coupled system with
contact wire vertical irregularities［J］. Journal of the Chi‐
na Railway Society，2012，34（7）：24-29.（in Chinese）

［7］ WANG H R， LIU Z G. Ensemble EMD-based
automatic extraction of the catenary structure
wavelength from the pantograph-catenary contact force
［J］. IEEE Transactions on Instrumentation and
Measurement，2016，65（10）：2272-2283.

［8］ POMBO J， AMBROSIO J. Multiple pantograph
interaction with catenaries in high-speed trains［J］.
Journal of Computational and Nonlinear Dynamics，
2012，7（4）：1-7.

［9］ 汪宏睿，刘志刚，宋洋 . 基于 ZAMD的高速铁路弓网

接触压力及接触线不平顺时频分析［J］. 铁道学报，

2016，38（1）：41-47.
WANG Hongrui，LIU Zhigang，SONG Yang. Time-
frequency analysis of pantograph-catenary contact force

and contact wire irregularity in high-speed railway based
on ZAMD［J］. Journal of the China Railway Society，
2016，38（1）：41-47.（in Chinese）

［10］ European Electro Technical Standardization Committee.
EN 50318 Railway applications-current collection
systems-validation of simulation of the dynamic
interaction between pantograph and overhead contact
line ［S］. ［S. l.］ ： European Committee for
Electrotechnical Standardization，2002.

［11］ 马新娜，杨绍普 . 典型谱峭图在共振解调方法中的应

用［J］.振动、测试与诊断，2015，35（6）：1140-1144.
MA Xinna，YANG Shaopu. Study and application of
demodulated resonance based on typi-kurtogram ［J］.
Journal of Vibration， Measurement & Diagnosis，
2015，35（6）：1140-1144.（in Chinese）

［12］ 张龙，胡俊锋，熊国良 . 基于MED和 SK的滚动轴承

循 环 冲 击 特 征 增 强［J］. 振 动 、测 试 与 诊 断 ，2017，
37（1）：97-101.
ZHANG Long，HU Junfeng，XIONG Guoliang. Cyclic
shock enhancement by the combination of minimum en‐
tropy deconvolution and spectral kurtosis［J］. Journal of
Vibration，Measurement & Diagnosis，2017，37（1）：

97-101.（in Chinese）
［13］ LIU Y J，XIAO P，WU H C，et al. LPI radar signal

detection based on radial integration of Choi-Williams
time-frequency image ［J］. Journal of Systems
Engineering and Electronics，2015，26（5）：973-981.

［14］ GB 12525—90 铁路边界噪声限值及其测量方法修

改方案［S］.北京：中华人民共和国环境保护部，2019.

第一作者简介：陈小强，男，1966年 7月
生，教授。主要研究方向为计算电磁学、

多脉波整流、高速铁路接触网状态评估

及数据挖掘。曾发表《基于逆投影修正

和眼睛凝视修正的列车驾驶员疲劳检测

方法》（《铁道学报》2018年第 40卷第 4
期）等论文。

E-mail：1785459578@qq.com

通信作者简介：沈彦龙，男，1992年 9月
生，硕士生。主要研究方向为高速铁路

弓网耦合状态分析及数据挖掘。

E-mail：623084675@qq.com

700



第 41 卷第 4 期
2021 年 8 月

振动、测试与诊断 Vol. 41 No. 4
Aug.2021Journal of Vibration，Measurement & Diagnosis

Stewart衍生型六维加速度传感器的工作频带研究
∗

王林康 1， 尤晶晶 1，2， 李成刚 2，3， 仇 鑫 1， 叶鹏达 1

（1.南京林业大学机械电子工程学院 南京，210037） （2.江苏省精密与微细制造技术重点实验室 南京，210016）
（3.南京航空航天大学机电学院 南京，210016）

摘要 六维加速度传感器的工作频带是一项重要的动态性能评价指标，由于目前市场上还没有能够完全满足标定

要求的试验平台，这项性能的理论模型目前尚未建立。针对该现状，以一种 Stewart衍生型六维加速度传感器为例，

通过推导基频及其与工作频带上限之间的关系，建立了其工作频带的数学模型。首先，通过将四元数引入系统的第

2类 Lagrange方程，推导出动、势能函数的二次型表达式，通过矩阵迭代法求解得到具体的基频值，验算结果表明，

所设计算法的迭代次数不超过 19，计算误差小于 0.000 1%；其次，基于正交试验理论以及 ADAMS动力学仿真软

件，设计了 256组搜索可行工作频率的虚拟试验，结果表明，工作频带上限始终介于基频的 1/35~1/32，且测量数据

的不确定度仅为 0.004 1；然后，运用空间模型理论研究了传感器的工作频带性能指标与结构参数的分布规律，绘制

了全域性能图谱，为后续结构拓展提供参考；最后，加工制作了六维加速度传感器的实物样机，并在其工作频带内进

行了试验，相对误差小于 0.53%，进一步验证了频带模型的有效性和可行性。

关键词 六维加速度传感器；并联机构；固有频率；工作频带；性能图谱

中图分类号 TH825

引 言

通过测量精密微细切削振动的动态特征，可进

一步研究切削过程对加工工件表面质量的影响规

律，揭示微细切削的加工机理。目前，工业领域一般

借助一维加速度计测量上述信号［1‐3］，然而，待测物

体的实际运动轨迹比较复杂，其振动加速度对应于

三维线加速度和三维角加速度，合称“六维加速度”。

因此，此类场合若使用六维加速度传感器，可以使测

量信息更完整，有利于后续的振动补偿、性能预测和

机理分析等［4］。此外，机器人［5］、故障诊断［6］和生物

医疗等［7］领域均离不开六维加速度信息的测量。

Sun等［8］提出一种基于 6‐6 Stewart并联机构的六维

加速度传感器，具有尺寸效应误差小、灵敏度高的

优点，但存在量程小、各向同性差等缺陷。Zou等［9］

基于 8个线加速度计，提出一种新的空间几何构

型，具有尺寸小、可靠性高和集成度高的优点，然而

多个加速度计安装位置和方向的微小偏差会对载

体角速度的计算精度产生较大影响，因此其工程实

现比较困难。文献［10］提出一种 Stewart衍生型并

联机构，可用于充当六维加速度传感器的弹性体，

该方案具有实时性好和测量精度高的优点。

除了精度、效率之外，频率带宽也是六维加速

度传感器的重要性能指标，且决定了传感器的用途

与适用环境。对于传统一维压电式加速度传感器

而言，其工作频带下限由电荷放大器的下限截止频

率决定，一般可低至 0.3 Hz［11］。为了避免在传感器

共振区附近灵敏度的急剧增加，其工作频带上限一

般选取基频的 1/5~1/3［12］。但是，由于运动模式和

耦合特性的不同，该结论并不适用于六维加速度传

感器。于春战等［13］基于 Kane方法建立六维加速度

传感器的动力学模型及其解析解方程，分析了传感

器的动态特性。孙治博等［14］采用并联机构的守恒

转换方法求解传感器的刚度矩阵，建立了六维加速

度传感器系统的无阻尼自由振动模型，获得传感器

固有频率求解的理论表达式。LIU等［15］基于 AN‐
SYS软件的模态分析、谐波分析等方法，估计六维

加速度传感器的固有频率。以上工作研究了六维加

速度传感器的固有频率等特性。

笔者通过引入四元数建立 Stewart衍生型六维

加速度传感器的基频模型，对其工作频带进行研究。

基于第 2类 Lagrange方程，建立传感器的微分运动
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方程，计算传感器的固有频率。基于 ADAMS参数

化建模功能，建立不同结构参数的虚拟样机，揭示传

感器工作频率和固有频率的关系，据此来定义工作

频带上限指标。基于空间模型理论，分析基频与结

构参数的关系，绘制了性能图谱。最后，在传感器的

工作频带内进行了测试，试验结果验证了该方案的

可行性。

1 机构描述与运动学方程的建立

Stewart衍生型六维加速度传感器的结构模型如

图 1所示。该传感器由壳状外壳、边长为 2n，质量为

m的立方体质量块和 12条初始长度为 L的球面副、

移动副和球面副（spherical pair，prismatic pair and
spherical pair，简称 SPS）支链组成。其中，压电陶瓷

同时充当敏感元件和并联机构中的移动副。将传感

器固定在待测物体上，当有加速度作用在外壳上时，

在惯性力的作用下，质量块的位姿会相对于外壳发

生变化，此时串联在 12条支链上的压电陶瓷会产生

电荷。通过对每条支链上的电荷量进行分析，得到

在惯性系下的加速度信息。文献［10］建立了该类传

感器的系统解耦算法，并验证了算法的有效性。

传感器的机构简图如图 2所示。图中：bi（i=
1，2，…，6）为与质量块固连的球铰链；Bij（i=1，2，
…，6；j=1，2）为与外壳固连的球铰链；Pij（i=1，2，
…，6；j=1，2）为各个支链上的移动副。在地面、外

壳 和 质 量 块 上 分 别 建 立 坐 标 系 O0｛x0，y0，z0｝，

O1｛x1，y1，z1｝和 O2｛x2，y2，z2｝，并分别记为｛O0｝，

｛O1｝和｛O2｝。 3个坐标系的坐标原点及其坐标轴

在初始状态分别重合，如图 2所示。坐标系原点 O
位于质量块质心，x，y轴分别沿移动副 P42，P52方
向，z轴满足右手定则。

在坐标系｛O2｝与｛O1｝上分别表示出质量块上 6
个球铰链和外壳上 12个球铰链的坐标，分别记为

bi，2（i=1，2，…，6），Bij，1（i=1，2，…，6；j=1，2），矩阵

形式分别为

( b1，2，b2，2，b3，2，b4，2，b5，2，b6，2 )=
é

ë

ê
êê
ê

ù

û

ú
úú
ú

-n 0 n n 0 -n
0 -n -n 0 n n
n n 0 -n -n 0

（1）

( B 11，1，B 12，1，B 21，1，B 22，1，B 31，1，B 32，1，B 41，1，B 42，1，B 51，1，

B 52，1，B 61，1，B 62，1 )=
é

ë

ê
êê
ê
-n- L -n 0 0 n n+ L
0 0 -n- L -n -n- L -n
n n+ L n n+ L 0 0

ù

û

ú
úú
ú

n n+ L 0 0 -n- L -n
0 0 n n+ L n n+ L

-n- L -n -n- L -n 0 0
（2）

将球铰链 bi在｛O1｝中的坐标记为 bi，1，其与在

｛O2｝中表示的坐标 bi，2之间满足

b i，1=P+ R 12b i，2 （3）
其中：P=（x，y，z）T为｛O2｝原点在｛O1｝中的坐标值；

R12为｛O2｝相对于｛O1｝的旋转矩阵。

方向余弦、欧拉角和四元数是描述刚体旋转最主

要的 3种坐标形式，逐个代入后发现，只有使用四元数

来描述｛O2｝相对于｛O1｝的旋转运动时，旋转矩阵中的

每个元素才能够都表示为关于姿态参量的二次型，如

式（4）所示。这为振型方程的求解提供了有利条件。

R 12 =
é

ë

ê

ê

ê
êê
ê

ù

û

ú

ú

ú
úú
ú

2( )λ20 + λ21 - 1 2( λ1 λ2 - λ0 λ3 ) 2( λ1 λ3 + λ0 λ2 )
2( λ1 λ2 + λ0 λ3 ) 2 ( )λ20 + λ22 - 1 2( λ2 λ2 + λ0 λ1 )
2( λ1 λ3 - λ0 λ2 ) 2( λ2 λ2 - λ0 λ1 ) 2 ( )λ20 + λ23 - 1

（4）

图 1 Stewart衍生型六维加速度传感器的结构模型

Fig.1 Structure model of Stewart-derived six-axis accelero-

meter

图 2 Stewart衍生型六维加速度传感器的机构简图

Fig.2 Mechanism sketch of Stewart-derived six-axis accel-
erometer
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其中：λ1，λ2，λ3为四元数的虚部元素；λ0为四元数的

实部元素。

传感器支链的运动学方程为

Lije ij= B ij，1 - b i，1 = B ij，1 -[ P+ R 12b i，2 ]
( i= 1，2，⋯6；j= 1，2 ) （5）

其中：Lij为球铰链 Bij所在支链的实时长度，通过测

量压电陶瓷产生的电荷量并运用压电理论计算得

到［10］；eij为球铰链 Bij所在支链的单位方向向量。

2 系统运动微分方程的建立与求解

研究表明，压电式加速度传感器弹性单元的运

动速度极小［8］。因此，在建立传感器系统的运动微

分方程时可以忽略支链的阻尼。为简化计算，笔者

在建立动力学模型时，将各支链的刚度视为相同，记

为 k。由于支链的刚度很大，传感器的质量块相对

于外壳做微幅振动，计算中涉及到的三阶及以上高

阶无穷小量将忽略不计。

2.1 系统运动微分方程的建立

传感器系统的动能包括平动动能和转动动能 2
个部分，势能为支链的弹性势能。文献［16］通过分

析传感器弹性体的拓扑构型，证明了传感器的自由

度为 6，故本系统有 6个广义坐标，这里选取描述

｛O2｝相对于｛O1｝位置的 3个坐标以及姿态的四元数

中的 3个虚部元素作为系统的广义坐标，用 q来表

示，即其元素分别为 q1=x，q2=y，q3=z，q4=λ1，q5=
λ2，q6=λ3。运用第 2类 Lagrange方程建立传感器系

统的无阻尼自由振动方程为

d
dt ( ∂Ek

∂q̇ i )- ∂Ek

∂qi
+ ∂Ep

∂qi
= 0 ( i= 1，2，⋯，6 ) （6）

其中：Ek为质量块的动能函数；Ep为支链的势能函数。

质量块的动能函数为

Ek=
1
2 m ( v

T
12v12 )+

1
2 ω

T
12R 12 I2RT

12ω 12 （7）

其中：v12为｛O2｝的原点相对于｛O1｝运动的线速度矢

量；I2为在｛O2｝中描述质量块的惯性矩阵，且 I2=
diag（2mn2/3，2mn2/3，2mn2/3）；ω12 为｛O2｝相 对 于

｛O1｝转动的角速度矢量。

为便于振型方程的求解，笔者采用四元数及其

导数来表示 ω12，其表达式为

ω 12 = 2
é

ë

ê
êê
ê

ù

û

ú
úú
ú

λ0 -λ3 λ2 -λ1
λ3 λ0 -λ1 -λ2

-λ2 λ1 λ0 -λ3
λ̇ （8）

其中：λ̇=[ λ̇1 λ̇2 λ̇3 λ̇0 ] T。
将广义坐标、惯性矩阵、式（4），（8）代入式（7），

得到动能函数关于广义速度的二次型为

Ek≈ mq̇TΗq̇ （9）
其 中 ：q̇= [ q̇1，q̇2，q̇3，q̇4，q̇5，q̇6 ] T；H=diag（1/2，
1/2，1/2，4n2/3，4n2/3，4n2/3）。

由式（5）可得每根支链的长度为

Lij= [ Lije ij ]T [ Lije ij ] （10）

利用泰勒公式将式（10）展开，可得

Lij≈ L+ 1
2L ( [ Lije ij ]T [ Lije ij ]- L2 ) （11）

支链的势能函数为

Ep=
1
2 k∑i= 1

6

∑
j= 1

2

( Lij- L )2 ≈

k
8L2 ∑i= 1

6

∑
j= 1

2

( [ Lije ij ]T [ Lije ij ]- L2 )2 （12）

将式（12）扩展到四维空间，同时左乘后置四元

数矩阵Q-
Λ，得到势能函数关于广义坐标的二次型表

达式为

Ep=
k
8L2 ∑i=1

6

∑
j=1

2 (éëê ù
û
úQ-

Λ

é
ë
ê
ù
û
ú
P
0
+Q+

Λ

é
ë
ê

ù
û
ú

b i，2
0
-Q-

Λ

é
ë
ê

ù
û
ú

B ij，1

0

T

×

)é
ë
ê

ù
û
úQ-

Λ

é
ë
ê
ù
û
ú
P
0
+Q+

Λ

é
ë
ê

ù
û
ú

b i，1
0
-Q-

Λ

é
ë
ê

ù
û
ú

B ij，1

0
-L2

2

= k
8L2×

∑
i=1

6

∑
j=1

2

æ

è

ç

ç

ç

ç
çç
ç

ç

ö

ø

÷

÷

÷

÷
÷÷
÷

÷
é

ë

ê

ê

ê
êê
ê

ù

û

ú

ú

ú
úú
úQ-

Λ
é
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ê
ù
û
ú
P
0
+D ij

é

ë

ê

ê

ê
êê
ê

ù

û

ú

ú

ú
úú
ú

λ1
λ2
λ3
λ0

T
é

ë

ê

ê

ê
êê
ê

ù

û

ú

ú

ú
úú
úQ-

Λ
é
ë
ê
ù
û
ú
P
0
+D ij

é

ë

ê

ê

ê
êê
ê

ù

û

ú

ú

ú
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λ1
λ2
λ3
λ0

-L2

2

≈

2kqT Bq （13）
其中：k为球铰链和压电陶瓷串联组成的支链刚度；

B=diag（1，1，1，4n2，4n2，4n2）；

Q+
Λ =

é

ë

ê

ê

ê
êê
ê

ù

û

ú

ú

ú
úú
ú

λ0 -λ3 λ2 λ1
λ3 λ0 -λ1 λ2

-λ2 λ1 λ0 λ3
-λ1 -λ2 -λ3 λ0

；Q-
Λ =

é

ë

ê

ê

ê
êê
ê

ù

û

ú

ú

ú
úú
ú

λ0 λ3 -λ2 λ1
-λ3 λ0 λ1 λ2
λ2 -λ1 λ0 λ3

-λ1 -λ2 -λ3 λ0

；D ij=

é

ë

ê

ê

ê

ê
êê
ê

ê

ù

û

ú

ú

ú

ú
úú
ú

ú

0 ( B ij，1 + b i，2 ) z -( B ij，1 + b i，2 ) y -( B ij，1 - b i，2 ) x
-( B ij，1 + b i，2 ) z 0 ( B ij，1 + b i，2 ) x -( B ij，1 - b i，2 ) y
( B ij，1 + b i，2 ) y -( B ij，1 + b i，2 ) x 0 -( B ij，1 - b i，2 ) z
( B ij，1 - b i，2 ) x ( B ij，1 - b i，2 ) y ( B ij，1 - b i，2 ) z 0

；

Dij中矢量（·）的下标 x，y，z表示该矢量在对应坐标

轴上的投影。

需要注意的是，由于构型对称，动能函数及势能

函数的二次型为标准型，这为振型方程的高效求解
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提供了保障。将式（9），（13）代入式（6），得到传感器

系统的无阻尼自由振动方程的矩阵形式为

Mq̈+ Kq= 06 （14）
其中：M 为六维加速度传感器系统的惯性矩阵，

M=diag（m，m，m，8mn2/3，8mn2/3，8mn2/3）；K为六

维加速度传感器系统的刚度矩阵，K=diag（4k，4k，
4k，16n2k，16n2k，16n2k）；06为 6阶零矢量；q̈为系统

的广义加速度。

根据式（14）可以看出，传感器的固有频率与重

力及支链的预紧力均无关。

2.2 支链刚度分析

传感器的支链如图 3所示。图中：ab和 cd段为

球铰链；bc段为压电陶瓷。在图 3（a）中，传感器支

链为压电陶瓷及其两端连接的半圆形球铰链组成的

部分。如图 3（b）所示，左端球铰链的外侧固定在传

感器的副板中，右端球铰链的外侧固定在质量块

中。文献［17］研究表明，当采用这种特殊形状的柔

性铰链时，若最薄处的直径不大于 2 mm，球铰链上

其他刚度对传感器动态性能的影响可忽略。

ab段刚度 kab的计算公式为

kab=
1

∫0
2r 4
Eπ ( R-( )R-t sin ( arc ( cos ( 1-2x/ ( )R-t ) ) ) )2

dx

（15）

其中：E为球铰链材料的弹性模量；R为压电陶瓷的

直径；t为球铰链最薄处厚度。

bc段压电陶瓷的等效刚度 kbc的计算公式为

kbc = πR2/4hS33 （16）
其中：h为压电陶瓷的厚度；S33为压电陶瓷的弹性柔

顺系数。

cd段刚度与 ab相同，根据图 3（c）可以看出，支

链刚度由 ab，bc和 cd 3部分串联而成。因此，支链

等效刚度 k的公式为

k= 1
2/kab + 1/kbc

（17）

2.3 基频的求解与算例验证

假设系统的广义坐标均以相同的频率和相位作

简谐运动，表示为

W = A cos (ωt+ φ ) （18）
其中：A为与时间无关的振幅向量，反映主振动的形

态，也称主振型；ω为系统的固有圆频率（其与固有

频率 f0的关系为 ω=2πf0）；φ为简谐振动的零相位。

将式（18）代入式（14），得到系统的振型方程为

(K- ω2M) A= 0 （19）
将式（19）的特征方程展开得到一个关于 ω的 n

次多项式方程，通过求解该一元高次方程得到系统

的固有频率。对于多自由度系统，运用该方法计算

固有频率是一项繁琐的工作。因此，笔者采用矩阵

迭代法求解传感器系统的基频。将式（19）整理得到

DA= αA （20）
其中：D为传感器弹性体的动力矩阵，D=K-1M；α
为系统的固有频率相对应的特征值，α=1/ω2。

假定任一主振型向量 P0，代入式（20）等号左

端，可得一确定的向量DP0，将其最大的一个分量归

一化可得

DP 0 = β1 P 1 （21）
其中：P1为归一化处理后的振型向量；β1为对应的归

一化因子，β1=1/max｛DP0｝。

若 P1等于 P0，P1即为系统的主振型矢量。否

则，将式（21）得到的振型向量 P1代替假定的振型向

量 P0，重复式（21），经过 τ次迭代运算以及归一化处

理，得到振型向量 Pτ，即

DPτ- 1 = βτ Pτ （22）
当相邻两次的迭代结果相近，满足 Pτ-1=Pτ或

者 Pτ-1与 Pτ的谱范数之差的绝对值小于指定精度

时，停止迭代。基频的计算流程如图 4所示。

传感器的基频 f0表示为

图 3 Stewart衍生型六维加速度传感器的支链

Fig.3 Branch chain of Stewart-derived six-axis accelerome‐
ter
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f0 = 1/2π βτ （23）

通过式（14），（17），（20）~（23），得到传感器的

基频与 m，R，h和 t有关。不失一般性，随机选取一

组结构参数（m=0.499 kg，R=8 mm，h=3.2 mm，

t=2 mm）进行验证。振型精度与迭代次数的关系

如图 5所示，不超过 19次迭代，计算得到系统的固有

频率及振型，且误差小于 0.000 1%，由此计算出的

系统基频为 6 372.573 5 Hz。

在 Adams中建立传感器的虚拟样机，如图 6所
示。用无质量的弹簧代替二力杆特征的支链，两端

通过球铰链分别与外壳和质量块相连接。经过虚拟

样机模态分析显示，传感器的基频为 6 372.573 5 Hz，
验证了基频数学模型的准确性。

3 工作频带研究

六维加速度传感器正常工作的前提是杜绝或者

减少系统出现共振现象，即当输出信号发生相位失

真或幅值失真时，传感器不能正常工作［18］。为了确

定传感器在不同工作频率下输出信号的情况，基于

影响虚拟样机基频的 2个因素（质量块的边长与支

链的刚度），随机建立 3组具有不同基频的虚拟样

机，参数设置如表 1所示。

根据 ADAMS动力学的内核算法要求，在外界

驱动频率为 f时，将仿真步长设置为 1/（200f）。将传

感器输出信号的综合引用误差定义为

μ= 1
12 ∑i= 1

12 |

|
||

|

|
||
f̄ i- fi
fi

× 100% （24）

其中：f̄ i，fi 分别为第 i条支链轴向力的试验值和理

论值。

传感器输出信号的综合引用误差与工作频率、

基频比值的关系如图 7所示。可见，当传感器的工作

频率接近于基频的 1/33左右时，输出信号开始不再

稳定。为进一步研究工作频率与基频之间的关系，

并挖掘传感器的可行工作频率，根据Taguchi正交试

验理论，将影响虚拟样机基频的 2个参数各设置 16
个影响值进行 256组全因子试验。此外，为了研究重

力及支链预紧力对工作频带的影响，对质量块质量

图 4 基频的计算流程

Fig.4 Flow chart of fundamental frequency calculation

图 6 Stewart衍生型六维加速度传感器的虚拟样机

Fig.6 Virtual prototype of Stewart-derived six-axis acceler-
ometer

表 1 模型参数设置及基频

Tab.1 Model parameters setting and fundamental freq ‑

uency

组号

A
B
C

m/kg
0.499
0.499
1.685

n/mm
20
20
30

k/(kN·mm-1)
200
100
150

f0/kHz
6.37
4.50
3.00

图 5 振型精度与迭代次数

Fig.5 Precision and iteration number
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为 0.062 kg和 0.499 kg的 2组试验分别施加重力及预

紧力。限于篇幅，此处仅给出其中的 63组试验数据，

模型参数设置及工作频带上限如表 2所示。

定义工作频带上限指标 s为
s= f */f0× 100% （25）

其中：f *为试验测量频带对应的工作频带上限；f0为
传感器对应的基频。

将试验结果代入式（25），得到 s 介于 1/35~
1/32之间。六维加速度传感器的工作频带定义为

B [ f ]=[ fmin，sf0 ] （26）
其中：fmin为传感器工作频带的下限，由电荷放大器

的下限截止频率决定。

为了更加直观显示传感器工作频带上限与基频

之间的关系，在Matlab中绘制工作频带上限指标 s
与m及 k的关系，如图 8所示。

为了评价上述试验数据的可靠程度，基于测量

数据的不确定度评定，采用肖维勒准则剔除试验的

异常值，得出样机试验测得值的不确定度［19］接近于

0（等于 0.004 1），验证了试验结果的可靠性。

值得注意的是，上述结论是在同时施加 6个加

速度分量的情况下得到的；当传感器在一维线加速

度、一维角加速度、三维线加速度和三维角加速度等

加速度维数小于 6的工况时，上述结论同样适用。

另外，试验结果还显示，重力以及传感器支链的预紧

力不影响传感器的测量频率带宽。

4 关于工作频带的性能图谱

通过分析发现，传感器的基频越大，则传感器的

工作频带越宽。因此，可将传感器的基频作为传感

器的工作频带性能指标。影响传感器系统基频的主

要结构参数有 4个，分别为m，t，R及 h。在基于基频

这一性能指标设计传感器时，仅通过式（23）很难整

体把握参数变化对传感器基频的影响。另外，基于

笛卡尔坐标系的曲线、曲面图最多只能展示性能指

标和 2个参数之间的关系，4个参数的情况则无法展

示。因此，笔者采用空间模型技术，计算传感器系统

的基频与上述 4个参数之间的映射关系。

图 7 不同工作频率的综合引用误差

Fig.7 Comprehensive reference error corresponding to differ‐
ent working frequencies

表 2 模型参数设置及工作频带上限

Tab.2 Model Parameters Setting and the maximum work‑

ing frequency Hz

m/kg

0.062
0.122
0.211
0.334
0.499
0.711
0.975
1.298
1.685

k/（kN·mm-1）

50
257
187
143
112
93
78
66
57
52

100
364
263
203
159
132
109
93
81
76

150
445
324
246
195
161
135
114
100
87

200
514
374
287
225
186
156
132
114
102

250
575
418
321
252
208
173
148
127
117

300
630
458
352
278
228
189
163
140
127

350
681
493
380
298
244
205
176
151
143

图 8 工作频带上限指标与质量块质量及支链刚度的关系

Fig.8 The Relationship between the index of max working
frequency and side length of mass block, branch stiff‐
ness
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根据空间模型理论［20‐21］，随机选取 3组质量参

数（0.6 kg，0.8 kg，1.0 kg），研究基频指标随其他 3个
参数连续变化时的情况。

将结构参数 t，R和 h进行无量纲化，令

ì

í

î

ï
ï
ï
ï

r=( t+ R+ h ) /3
r1 = t/r
r2 = R/r
r3 = h/r

（27）

考虑到传感器结构限制和加工工艺的要求，以

上参数之间还需满足以下条件：r1 + r2 + r3 = 3；
0< r1 < r2 < 3；0< r3 < 3。

将满足该条件的结构参数用几何空间模型图表

示，空间模型图投影到 xy系，用 2个无量纲参数来

表示 3个无量纲参数，其坐标变换关系为

é
ë
ê
ù
û
ú
x
y =

é

ë
êê

ù

û
úú

2 3 /3 3 /3
0 1

é
ë
ê
ù
û
ú
r2
r3

（28）

图 9为传感器弹性体的空间模型及平面映射。

满足传感器弹性体 Stewart衍生型并联机构结构要

求的参数组合区域如图 9中阴影部分所示。利用

Matlab计算各组参数下对应的全域性能指标，得到

传感器工作频带的全域性能图谱，如图 10所示。

比较图 10中相同无量纲参数区域的基频，得到

工作频带性能指标与质量块质量成反比关系。此

外，图谱也揭示了工作频带性能指标与其他 3个参

数之间的分布规律。实际操作时，需要先基于性能

图谱找到一组最优的无量纲参数，再结合工程的实

际需要确定具体结构参数。为了验证其正确性，在

最优尺寸区域（黄色区域）内任意选取 2组离最优解

不同距离的 2组尺寸参数：x=2.12，y=0.29和 x=
2.24，y=0.36，在最优尺寸区域外按不同质量块质

量分别选取一组尺寸参数 x=2，y=0.4。计算各结

构参数下的性能指标，如表 3所示。第 1，2，3组质

量块质量相同，但是与最优尺寸区域之间的距离逐

渐变大，因此其对应基频越来越小。第 3，4组的无

量纲参数相同，但是第 3组质量块质量较小，因此其

基频较大，与图 10表现一致。

5 实物样机试验

为了验证频带模型及检测方案的可行性，加工

了传感器的实物样机，质量块的质量为 1.45 kg、压
电陶瓷直径为 8 mm、压电陶瓷厚度为 3 mm、球铰链

表 3 各结构参数下的性能指标

Tab.3 Comprehensive performance index of structural

parameters

组号

1
2
3
4

x

2.12
2.24
2.00
2.00

y

0.29
0.36
0.40
0.40

m/kg
0.6
0.6
0.6
1.0

t/mm
4.2
3.7
4.5
4.5

R/mm
7.0
7.4
6.4
6.4

h/mm
1.2
1.5
1.7
1.7

f0/kHz
8.9
8.4
8.2
6.4

图 9 传感器弹性体的空间模型及平面映射

Fig.9 Geometric space and planar mapping of 12-6 SPS par‐
allel mechanism

图 10 传感器工作频带的全域性能图谱

Fig.10 Global performance atlases of fundamental frequency
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最薄处的厚度为 1.5 mm。基于理论模型计算出实

物样机的基频为 3 236.22 Hz，得到传感器的工作频

带上限为 92.46~101.13 Hz。
搭建实物样机实验台，包括 220 V电源、5V直

流电源、惯性测量单元、信号发生器、功率放大器、激

振器、电荷放大器、数据采集卡和课题组自行开发的

虚拟仪器客户端，试验方案如图 11所示。

在传感器的工作频带内，通过标准激振器对其

施加加速度，结合惯性测量单元对比设备，计算出传

感器输出信号的综合引用误差。考虑到激振器的性

能限制（最大允许激励频率为 40 Hz），设置了 5组试

验，表 4为试验频率及其误差。

任意选择一组激励，对输出信号进行分析，其综

合引用误差如图 12所示。滤波后的试验误差不超

过 0.53%，且没有出现随时间累积的现象。运用文

献［22］提出的半闭环结构的误差自补偿算法，可以

将该误差进行补偿，保证加速度解耦的精度。

6 结 论

1）运用第 2类 Lagrange方程，建立 Stewart衍
生型六维加速度传感器系统的运动微分方程。使用

四元数描述系统中的旋转矩阵和角速度矢量，求解

动、势能的二次型函数，进而给出基频的计算模型。

算例显示，迭代次数不超过 19，算法即可收敛。该

模型同样适用于不对称构型，只不过其振型方程求

解的迭代步数可能会更多。

2）给出传感器工作频带的定义式，其下限由电

荷放大器的下限截止频率决定，上限由固有频率决

定。通过虚拟试验，研究了传感器工作频率与固有

频率之间的关系，推导出工作频带上限为基频的 1/
35~1/32。该思路同样适用于其他种类的六维加速

度传感器以及六维力/力矩传感器等多输入、输出耦

合系统。

3）将基频定义为传感器的工作频带性能指标，

利用空间模型理论对其结构参数的分布规律进行分

析，绘制基频的全域性能图谱。可见，工作频带指标

与质量块的质量成反比，且无量纲参数 x在 1.8左
右，y在 0.2左右对应的区域为最优参数区域。

4）在工作频率带宽内，采用一定频率加速度荷载

进行试验。结果显示，试验测试输出信号的综合引用

误差不超过 0.53%，验证了工作频带模型的可行性。
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大跨越导线微风振动强度影响因素

张 昭， 周立宪， 齐 翼， 刘胜春
（中国电力科学研究院有限公司 北京，102401）

摘要 为了解释在疲劳试验中钢截面占比较大的特高强钢芯铝合金导线更容易断股的现象，研究了影响导线振动

强度的主要参数。提出了导线等效弯曲刚度，建立了微风振动条件下新的导线线夹出口动弯应变数学模型，利用

55 m和 140 m 2种不同档距的微风振动模拟试验系统开展了导线微风振动模拟试验。理论计算与试验结果较为一

致，验证了新模型的可用性。微风振动条件下新的导线线夹出口动弯应变模型及基于该模型对导线微风振动强度

主要影响参数的分析，为工程实践提供了理论依据。

关键词 特高强钢芯铝合金导线；微风振动；疲劳；等效弯曲刚度；动弯应变

中图分类号 TH17；TM751

引 言

导线疲劳试验是架空导线型式试验中重要的试

验项目，是考察新研制导线在工程中能否满足设计寿

命的必要环节。由于大跨越导线的挂点高，所处地形

开阔、极易形成层流风，相较于普通线路更容易发生

微风振动，而特高强钢芯铝合金导线（以下简称导线）

是大跨越工程中最常用的导线，其疲劳试验是关注的

重点。由于导线悬垂、耐张线夹出口是最容易形成应

力集中的位置，因此研究导线线夹出口振动强度对于

导线疲劳试验和大跨越导线防振具有重要意义。

导线线夹出口动弯应变是衡量其微风振动强度

的一个重要指标，国内外学者对其进行了相关研究。

卢明良［1］从导线静态弯曲变形推导得出线夹出口动

弯应变与导线弯曲振幅之间的关系，但未考虑频率

和档距对导线动弯应变的影响。张建国等［2］将导线

假设为两端固定且无刚度弦，利用能量平衡法研究

了 导 线 夹 固 点 处 的 动 弯 应 变 ，评 价 了 特 高 压 用

JL1X1/G2A ‐1520/125 ‐ 481型导线的微风振动特

性。Lévesque等［3］通过试验测量了固定端附近钢芯

铝绞线的弯曲刚度，为仿真模型的建立和导线疲劳

失效分析提供了数据支撑。杨光甫［4］提到了导线等

效弯曲刚度的概念，忽略导线节距对弯曲刚度的影

响，建立了轴向受力的弯曲梁模型，得到了基于数值

仿真和试验数据的钢芯铝绞线的等效弯曲刚度数学

模型，但模型参数获得方式相对复杂。

为方便讨论导线线夹出口动弯应变的影响因

素，笔者提出了等效弯曲刚度，在导线微风振动条件

下建立了新的动弯应变模型，为分析导线振动强度

影响因素提供了理论支撑。

1 导线动弯应变模型

导线发生微风振动时，导线微元受力模型如图 1
所示［5］。为方便讨论，假设导线有刚度无阻尼。

图 1中，y方向上的力和力矩平衡条件［6‐7］为

ì

í

î

ïï
ïï

m
∂2 y
∂t 2 - T

∂2 y
∂x2 -

∂Q
∂x = 0

Q+ ∂M
∂x = 0

（1）

其中：m为导线单位长度质量；T为导线运行张力；Q

为导线微元所受剪力；M为导线微元所受弯矩。

图 1 微风振动时导线微元受力模型

Fig.1 Force model of conductor under aeolian vibration
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梁的挠曲轴微分方程为

M = EI
∂2 y
∂x2 （2）

其中：EI为梁截面的抗弯刚度。

将式（2）代入式（1），得到导线自由振动微分方

程为

EI
∂4 y
∂x4 + m

∂2 y
∂t 2 - T

∂2 y
∂x2 = 0 （3）

假设导线两端简支，求解微分方程得到导线的

固有频率 ωn为

ωn=
nπ
L

T
m

1+ n2 π2EI
L2T

（4）

其中：n为导线固有频率阶次；L为档距长度。

推理可得导线最外层线股所受最大动弯应力，

其表达式［8］为

σmax =
REa ymax ( r 2 + s2 )
2 [ ( s r )2 + 1 ]1 2 （5）

其中：R为导线半径；Ea为导线最外层线股材料弹性

模量；ymax为试验中导线的波腹振幅；r和 s为中间变

量；σmax为线夹出口处导线最外层线股所受的动弯

应力。

ì

í

î

ïï
ïï

r=[( q4 + p4

4 )
1 2 - p2

2 ]
1 2

s=[( q4 + p4

4 )
1 2 + p2

2 ]
1 2

（6）

p2 = T EI （7）
q4 = mω2 EI （8）

其中：ω为导线振动圆频率。

对式（5）进行变换，得到

εmax =
2 Dymax
4 H H - p2

2 （9）

其 中 ：D 为 导 线 直 径 ；H 为 中 间 变 量 ，H =
q4 + p4 4；εmax为导线线夹出口处最外层线股所

产生的最大动弯应变。

2 等效弯曲刚度

由于架空导线一般是由多股铝（或铝合金）单丝

与钢单丝绞制而成，导线弯曲刚度不易计算。在不

考虑导线股间摩擦和股间滑移的情况下，分别计算

导线的最小和最大弯曲刚度，但两者之间相差几十

甚至上百倍。在斜拉桥钢绞线的计算中一般将其截

面折合成单圆，然后按照匀质杆件进行计算［9］，为方

便对式（9）进行分析，将导线等效为同等截面面积的

均质圆截面梁，其刚度可表示为

d 2eq = 4( As+ Aa ) /ηπ （10）

EIeq = Ec
πd 4eq
64 （11）

其中：deq为等效直径；As为导线钢芯截面积；Aa为导

线铝合金股截面积；η为导线截面填充率，经计算特

高强钢芯铝合金导线 η取 0.75较为合理；EIeq为导线

等效弯曲刚度；Ec为导线综合弹性模量［10］。

3 导线动弯应变模型

由式（9）可以看出，导线发生微风振动时，最外

层线股产生的最大动弯应变与导线直径、单位长度

质量、振幅、频率、运行张力和刚度等紧密相关，且多

数因素与动弯应变之间有很强的非线性关系。为简

化式（9），弱化各因素与动弯应变的非线性关系，对

式（9）进行变换。当导线发生微风振动时，将式（4），

（7），（8）代入式（9），得到新的导线动弯应变模型为

εmax =
2 nπDymax
4L

n2 π2
L2

+ T
2EI （12）

无论是导线疲劳试验、大跨越防振试验，还是实

际线路，其档距一般不发生变化。该情况下可将动

弯应变的影响因素化简为 5个，即导线直径、振幅、

固有频率阶次、运行张力和刚度。导线直径、刚度、

运行张力和固有频率阶次之间存在耦合关系，增加

了导线动弯应变影响因素分析的难度。

导线运行张力的表达式为

T = K ( Asσs+ Aaσa ) （13）
其中：K为导线拉断力百分数；σs为钢芯材料抗拉强

度；σa为铝合金材料抗拉强度。

导线的等效直径为

deq=
4( As+ Aa )

ηπ （14）

导线固有频率阶次约等于导线振动半波长的个

数，其与档距及波长存在如下关系［11］

n≈ 2L/λ （15）
其中：λ为导线振动波长。

利用式（13）~（15）对式（12）进行变换，得到新

的导线动弯应变模型的另一种表达式为

εmax =
2 πymax
λ

4πAa (φ+ 1 )
λ2η

+ 2K
η
( φσs+ σa
φEs+ Ea

)（16）

其中：φ= As Aa为导线的钢比，即导线钢芯截面积

与铝合金截面积的比值。

由于式（15）的存在，式（16）与式（12）存在微小

的误差。利用式（16）结合试验测量进行控制变量分

析，可将固有频率阶次、导线运行张力、刚度和直径

对动弯应变的影响转变为导线钢比等导线结构、材
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料参数对动弯应变的影响。

4 新模型的验证

为确保模型的可用性，对新导线动弯应变模型进

行验证。微风振动模拟系统如图 2所示。导线一端

连接力传感器，另一端用液压加载装置（张拉端）给导

线加载，当导线达到预定的张力后，锁死加载装置，导

线架设完毕后，利用电磁振动台在导线加载装置侧的

端部对其施加正弦激振力，以此方法模拟微风振动。

试验时，通过闭环控制系统控制导线的激振频

率，通过测量激振力和激振速度两通道的数据来控

制输入导线的功率。使用电荷加速度传感器测量激

振台附近导线的第 1个自由半波的波腹振幅。波腹

振幅测量现场如图 3所示。使用应变片测量图 2中
右端重型夹具处线夹出口导线的动弯应变，应变片

贴在导线上方最外层的两股铝合金单丝上。

利用 55 m和 140 m档距的 2个微风振动模拟

试 验 系 统 分 别 对 JLHA1/G4A ‐ 640/170，JLHA1/
G4A‐900/240和 JLHA1/G4A‐1000/80 3种型号导

线进行微风振动模拟试验。以实际测量值为基准，

计算理论值与测量值的相对误差，并与传统模型的

计算结果进行比较（此处导线刚度取 EImax），结果如

表 1所示。从理论计算与实测结果的误差来看，新

图 2 微风振动模拟系统示意

Fig.2 Illustration of aeolian vibration simulation system

图 3 波腹振幅测量

Fig.3 Measurement of antinode amplitude

表 1 新的导线动弯应变模型与传统模型的计算结果比较

Tab.1 Comparison of calculation results between new dynamic bending strain model and traditional model

档距/m

140

55

140

导线型号

JLHA1/G4A‐
640/170

JLHA1/G4A‐
900/240

JLHA1/G4A‐
1000/80

f /Hz

30.95
34.90
40.30
45.17
45.17
45.17
45.17
45.17
20.79
25.83
30.75
36.03
41.49
47.66
59.87
68.82
30.46
30.46
35.20
40.22
45.45
50.09
55.71

振幅/
mm
5.00
4.84
2.43
1.92
2.40
2.89
3.51
4.28
1.54
3.57
2.69
2.12
1.54
1.37
1.02
0.66
5.50
6.70
2.80
2.74
2.56
2.49
2.47

半波数

48.59
54.43
62.23
69.08
69.08
69.08
69.08
69.08
13.31
16.38
19.28
22.30
25.32
28.59
34.66
38.80
49.64
49.64
56.72
63.99
71.30
77.57
84.90

实测应

变/με
267
291
173
157
196
234
280
337
54
154
140
132
110
113
111
80
262
322
161
186
186
207
241

新模型计算

理论应变/με
265
291
170
152
190
229
278
339
51
148
134
125
106
109
105
79
277
338
165
186
199
215
240

误差/%
0.75
0.00
1.73
3.18
3.06
2.14
0.71
0.59
5.56
3.90
4.29
5.30
3.64
3.54
5.41
1.25
5.73
4.97
2.48
0.00
6.99
3.86
0.41

传统模型计算(EI=EImax)
理论应变/με

272
299
175
156
195
235
285
347
52
150
136
127
107
111
106
80
228
278
136
154
165
178
199

误差/%
1.87
2.75
1.16
0.64
0.51
0.43
1.79
2.97
3.70
2.60
2.86
3.79
2.73
1.77
4.50
0.00
12.98
13.66
15.53
17.20
11.29
14.01
17.43
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模型理论计算值误差都在 10%以下，传统模型理

论计算值与实测值误差波动较大，最大误差可达

17.43%。可见，新模型用于动弯应变影响因素的

分析更有利。

5 影响导线振动强度的因素

5.1 钢 比

钢比 ‐应变关系如图 4所示。图中：实线为文献

［12］中 G6A级 500 mm2截面导线控制波长、振幅和

张力等因素改变钢比计算所得曲线；虚线为 JLHA1/
G6A‐500/400，JLHA1/G6A‐500/230导线实测应变

值。可以看出，随着导线钢比增加，导线振动时其线

夹出口动弯应变也会变大，很好地解释了导线疲劳

试验中钢截面占比大的导线更容易发生疲劳断股的

现象。相同铝截面导线，若波长、振幅和张力等因素

不变，当导线发生微风振动时，其动弯应变随着钢比

的增加呈对数形式增加，增长速度越来越慢。

5.2 振 幅

振幅 ‐应变关系如图 5所示。图中：实线为 JL‐
HA1/G4A‐1000/80导线保持档距、固有频率、导线直

径、张力和刚度不变，改变导线振幅计算得到的结果；

虚线为 JLHA1/G4A‐640/170导线在试验中的测量

值。试验时保持档距、固有频率和运行张力不变，改

变导线振幅而测得的应变值。结合式（12）可以看出，

导线线夹出口动弯应变与导线振幅之间为线性关系，

在其他参数保持不变的情况下，随着导线振幅的增

加，动弯应变值也相应增加，与日常试验情况吻合。

5.3 固有频率阶次

图 6为固有频率阶次 ‐应变关系图。图中：实线

为 JLHA1/G4A‐1000/80导线保持档距、导线直径、

振幅、张力和刚度不变，改变固有频率阶次计算得到

的结果；虚线为 JLHA1/G4A‐1000/80导线在试验

中基本保持振幅不变，档距和张力恒定的情况下，测

得的导线线夹出口动弯应变值。结合式（12）可以

看出，在其他影响因素不发生改变的情况下，增加导

线固有频率阶次（即提高导线发生微风振动的频

率），动弯应变也会随之增加，两者的变化趋势接近

于二次函数。

5.4 张 力

表 2为 JLHA1/G6A‐500/230导线在 3种不同张

力下的部分张力‐应变关系。从表中可以看出，相似频

率下，若振幅大小相近，则应变大小相差不大。因此，

在相同频率、相同振幅的条件下，导线张力对导线线

夹出口大小影响不大，且随着张力增大而略微减小。

上述结论与工程中提高张力导线自阻尼性能变

差的理论有所不同。相对振幅‐自阻尼功率关系如图

7所示，比较 20%额定拉断力（rated tensile strength，
简称RTS），22.5%RTS和 25%RTS 3种张力下，JL‐
HA1/G6A‐500/230导线振动频率为 35 Hz左右时，

测得的自阻尼功率特性曲线 Ps。随着导线张力增

大，其自阻尼功率特性曲线 Ps斜率逐渐减小，与风功

率曲线 Pw的交点（即功率平衡点）会增大，平衡点振

幅增大。即提高张力后，导线发生微风振动的平衡

点振幅增大，导线在功率平衡点振动时，线夹出口动

图 6 固有频率阶次-应变关系

Fig.6 The relationship between strain and the order of natu‐
ral frequency

图 4 钢比-应变关系

Fig.4 The relationship between strain and the section ratio of
steel

图 5 振幅-应变关系

Fig.5 The relationship between strain and amplitude
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弯应变会有所增加，导线自阻尼性能变差。

6 结 论

1）新的微风振动条件下导线线夹出口动弯应

变模型可应用于特高强钢芯铝合金绞线线夹出口动

弯应变的计算，存在 10%左右的误差。

2）微风振动条件下新的导线线夹出口动弯应

变模型可应用于导线微风振动的定性分析中。在控

制一些参数的情况下，得到了导线线夹出口动弯应

变随着导线钢比、振幅、频率的阶次和张力等参数变

化而变化的规律。
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表 2 张力‑应变关系

Tab.2 The relationship between strain and the tension of

conductor

张力

20%RTS

22.5%RTS

25%RTS

f /Hz

35.32
40.88
46.18
51.85
55.68
35.71
41.28
46.95
51.21
55.16
35.54
41.05
46.92
50.85
56.81

振幅/
mm
1.72
1.18
1.42
1.11
0.99
1.32
1.11
1.35
1.05
1.17
1.12
1.47
1.17
1.05
1.15

应变计算
值/με
95
76
104
92
88
73
72
100
85
103
62
94
86
84
103

应变实测
值/με
107
73
108
94
100
81
70
103
94
113
66
109
91
87
110

图 7 相对振幅-自阻尼功率关系

Fig.7 The relationship between A/D and the self-damp‐
ing power of conductor
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改进抗干扰CNN的变负载滚动轴承损伤程度识别
∗

董绍江 1， 裴雪武 1， 吴文亮 1， 汤宝平 2， 赵兴新 3
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摘要 针对强噪声、变负载工况下滚动轴承损伤程度难以识别的问题，提出了一种基于改进抗干扰卷积神经网络

（anti‐interference convolutional neural network，简称ACNN）的变负载工况下轴承损伤程度识别新方法。首先，对滚

动轴承的一维振动信号进行预处理，得到标签化的数据样本，分为训练集和测试集；其次，将注意力机制引入到卷积

神经网络的各个特征提取层中以建立特征提取通道之间的联系，得到基于改进ACNN的变负载工况下轴承损伤程

度识别模型；然后，将训练集数据输入到改进 ACNN中进行学习，将得到的识别模型应用于测试集，输出损伤程度

识别结果，在训练过程中，为了提高模型的抗干扰能力，将 Dropout算法引入到卷积层，为抑制过拟合，对原始训练

样本进行加噪处理；最后，通过滚动轴承损伤程度模拟试验，在变工况下进行测试。结果表明，在噪声环境中所提方

法能更准确地实现变负载工况下的轴承损伤程度识别。

关键词 滚动轴承；损伤程度识别；注意力机制；抗干扰卷积神经网络

中图分类号 TH113.1；TH133.3

引 言

滚动轴承是机械系统中关键零部件之一，其损

伤程度过大可能会导致机器停机，造成巨大的经济

损失［1］。在实际工作过程中，不同负载工况下的振

动信号难以比较，且振动信号容易被噪声污染［2］。

因此，对噪声环境下的轴承故障振动信号及时识别，

可以有效避免故障的持续恶化［3］。

基于人工智能的故障诊断方法已广泛应用于旋

转机械的故障诊断，并取得较好的效果。目前，国内

外学者主要从信号特征提取与模式分类实现轴承的

故障诊断。Li等［4］提出了采用分层符号动态熵从轴

承振动信号中提取故障特征的方法，输入到二叉树

支持向量机对不同的故障类型进行分类。戴洪德

等［5］采用样本分位数原理提取滚动轴承故障数据排

列熵的特征，并将其作为特征量输入到支持向量机

中进行识别。Harmouche等［6］提出的全局光谱分析

方法使用快速傅里叶变换和包络检测对信号进行预

处理，利用线性判别器进行故障分类。以上诊断方

法需要对原始振动信号进行预处理，存在丢失重要

时域特征的可能，且算法组合的通用性不能保证。

部分学者提出基于深度学习的故障诊断方法，

该方法无需对原始信号进行预处理，就能实现从端

到端的轴承故障诊断。孙文珺等［7］提出基于稀疏自

动编码的深度神经网络模型，在稀疏编码器中引入

去噪编码，结合反向传播算法和 Dropout算法，实现

了在非监督学习下的感应电动机故障诊断。在样本

不足时，稀疏编码的学习不强，为解决模型的过拟合

问题，需要设计合适的特征提取器与分类器组合来

实现智能诊断。卷积神经网络是一种有监督的深度

学习算法。 Janssen等［8］利用卷积神经网络对齿轮

箱中的轴承、齿轮等进行故障诊断，该方法将离散傅

里叶变换和浅层卷积神经网络相组合，得到的故障

诊断率比传统算法的高出 6%。Zhang等［9］提出了

基于训练干扰算法的卷积神经网络模型，该方法直

接将原始振动信号作为网络模型的输入，可以避免

丢失重要的时域特征，成功实现了变工况负载下的

轴承故障诊断。佘博等［10］提出用深度卷积变分自

编码网络训练由傅里叶变换得到的频域数据。以上

模型在轴承故障诊断方面取得了不错的效果，但是

没有同时考虑到工业现场中不可避免的噪声和轴承

服役时承受的工况变化问题。

笔者提出一种基于改进 ACNN方法的变负载

工 况 下 滚 动 轴 承 损 伤 程 度 识 别 方 法 。 首 先 ，将
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Dropout算法引入到卷积层；其次，在各个特征提取

层中引入注意力机制，为抑制数据过拟合，对标签化

训练样本进行加噪处理；然后，根据加噪样本训练改

进的 ACNN得到轴承损伤程度识别模型；最后，通

过模拟工业现场的噪声环境和变负载工况下的滚动

轴承损伤程度识别试验，证明了所提方法的可行性

和有效性。

1 卷积神经网络算法原理

卷积神经网络的学习过程主要分为正向传播和

反向参数更新。正向传播由多个交替连接的卷积层

（convolutional layer，简 称 Conv）、池 化 层（pooling
layer，简称 Pool）和若干个完全连接层（fully con‐
nected layer，简称 FCL）组成。正向传播的参数通

过反向传播算法进行优化，卷积神经网络（convolu‐
tional neural network，简称 CNN）的训练过程如下。

1.1 前向传播过程

卷积层的前向传播阶段是使用卷积核对输入信

号特征的局部区域进行卷积运算，即通过对上一卷

积层中的节点计算出下一卷积层中节点的过程，并

产生相应的特征。卷积层的输入表达式为

z l+ 1 = x l+w l+ b l （1）
其中：w l为第 l层的卷积核；b l为偏置项；x l为 上一

层的输出。

x l+ 1 = f ( z l ) （2）
其中：f ( · )为激活函数。

笔者拟采用的非线性激活函数为修正线性单元

（rectified linear unit，简称 ReLU）［11］。ReLU激活函

数为

f (x) = max {0， }x （3）
池化层与卷积层共同构成神经网络的特征提取

层。池化层进行降采样操作，主要是减少神经网络

的参数。池化层的算法为

d l
i =max {U i } （4）

其中：d l
i 为第 i个池化层的第 b个输出；U i为 x li 的第 i

个特征矩阵；x li为z li的激活值。

特征提取过程结束后，全连接层将提取出的特

征进行分类。输出层将 Softmax函数作为激活函数

输出损伤程度类型，将神经网络的输出值固定在

0~1之间，表示不同事件发生的概率。

1.2 反向参数更新过程

反向参数更新过程即是对神经网络进行权值优

化的过程。笔者提出的神经网络目标函数包括交叉

熵和 L2正则化。目标函数的算法为

Loss (w，b) = H ( y-，y )+ β∑
w

w 2 （5）

其中：H ( y-，y )为 y- 和 y 两个概率之间的分布距

离；y-为预测分布；y为输入参数的相应标签值；β为

模型复杂损失在总损失中的比例；∑
w

w 2 为模型的

复杂程度。

笔者在训练神经网络的过程中采用学习率随机

梯度下降法，学习率用来控制残差反向传播的强

度。权重和偏置值的更新算法分别为

w l
ij=w l

ij- α
∂
∂w l

ij
Loss (w，b) （6）

b li= b li- α
∂
∂b li
Loss (w，b) （7）

其中：α为学习率；
∂Loss ( · )
∂ 为损失函数的梯度。

1.3 模型优化技术

为提升模型泛化能力，引入 Dropout算法［10］；为

加快模型的收敛速度，引入批量归一化处理（batch
normalization，简称 BN）。Dropout算法将隐层神经

元按一定比例随机置 0，当设置的 Dropout率为 90%
时，即神经网络节点并非全部存活，有 10%的神经

元不参与正向传播与反向参数更新过程，以此降低

模型过拟合的风险。另外，当卷积核被随机置 0，
Dropout算法可以看做是给卷积区域引入了噪声以

增强模型的抗干扰能力［10］。BN层通常在 ReLU激

活功能前进行，BN层将输出数据映射到非线性函

数，可以迫使数据分布呈标准正态分布，输入到该层

的数据将落入激活函数的敏感区域，以避免梯度消

失［12］。BN层的算法如下

μB=
1
m ∑i= 1

m

z li （8）

δ2B=
1
m ∑i= 1

m

( z li- μB )2 （9）

ẑ li= z li- μB/ δ2B+ ε （10）
Z l
i = γli ẑ li+ β li （11）

其中：m为每个小批量中的数量；ε为增加数值稳定

性的小常数；γi为缩放参数；βi为移位参数；Z l
i 为第

l个 BN层的第 i个节点的输出。
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2 改进的抗干扰卷积神经网络

注意力机制（attention mechanism，简称 AM）在

自然语言处理、语音识别及图像识别领域应用广泛，

其核心是选出对当前任务目标更重要的信息［13］。

注意力机制的目的是帮助神经网络学习权重分布，

即对数据进行加权学习。笔者将注意力机制引入到

ACNN的各个特征提取层中，建立特征提取通道之

间的联系，从而提取出更加敏感的深层特征。在深

度学习模型中，Sigmoid函数通常用于对特征进行

加权处理，不同的权重大小表示特征的不同重要程

度。基于注意力机制的 ACNN模块的实现步骤包

括特征提取层的特征聚合、全连接层的权重生成和

特征通道的权重分配［14］。实现步骤如下

V j=
1
Nj
∑ i

Z i
j （12）

d j= ReLU (w 1，V j ) （13）
Q j= Sigmoid (w 2，d j ) （14）
Z J= Q j ·Z j （15）

其中：V j为 第 j个特征聚合生成的特征向量；Z i
j 为 第

j个特征映射中的第 i个特征向量；Nj为单个特征的

映射长度；w 1和 w 2分别为两个全连接层的连接权

重；d j 为第 1全连接层的输出；Q i 为得到的权重向

量；Z j为每一个特征提取层的输出特征；Z J为每一特

征提取层输出的新特征。

基于注意力机制的ACNN模块如图 1所示。

3 模型架构设计与试验对比验证

3.1 数据来源和样本制作

试验数据来自美国凯斯西储大学轴承故障信

号。由于轴承在实际运行过程中，极少在 0 W负载

工况下工作，故笔者分别选取了轴承在 735 W~
2 205 W负载工况下工作时的振动信号。信号的采

样频率为 12 kHz，实验中的 SKF6205轴承通过电火

花加工凹槽方式，在其内圈、外圈和滚动体加工出

0.177 8 mm，0.355 6 mm 和 0.533 4 mm 的单点故

障，另外还包含正常轴承在内的共 10类故障类型。

笔者在获得轴承信号数据集时，采用重叠采样方法

将一维信号数据切分为每类故障 200个样本，每个

样本包含 2 048个数据点。这不仅增加了训练样本

数量，还增强样本数据之间尽可能多的相关性。制

作成包含 2 000个数据样本的标签化 F1，F2，F3数据

集，且每个数据集仅包含一种负载下的 10种轴承运

行状态。此外，在训练样本中加入高斯白噪声，增大

损伤样本的同时，还可以避免网络参数过多而引起

的过拟合问题，以提高网络的鲁棒性［15］。

3.2 基于ACNN模型的设计与搭建

针对在噪声环境中和变负载工况下的滚动轴承

一维振动信号，提出的改进 ACNN识别模型如图 2
所示。

笔者提出的 ACNN识别模型包含 11层：1个输

入层，4个卷积层，4个池化层，1个全连接层和 1个
Softmax层。ACNN模型参数如表 1所示。

图 1 基于注意力机制的ACNN模块图

Fig.1 ACNN module diagram based on attention algorithm
图 2 改进ACNN识别模型结构图

Fig.2 Improved ACNN recognition model structure diagram
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第 1，2卷积层选用的宽卷积核能够削弱高频噪

声 对 提 取 有 用 特 征 时 的 影 响 ，可 起 到 抗 干 扰 作

用［16］。第 1，2卷积内核大小分别为 1×96和 1×33，
步长分别为 1×8和 1×1，其余卷积内核大小为 1×
4，步长为 1×1。加噪训练样本在进入第 1宽卷积核

提取短时特征之后，输出特征经过 BN层处理后，被

迫呈标准正态分布，落入 ReLU激活函数的敏感区

域。引入 Dropout算法构建 Dropout层以增强改进

ACNN训练时的干扰，从而强化改进ACNN的识别

能力，最后特征经过最大池化层完成特征的提取。

同时，在各个特征提取层中引入注意力机制，建立特

征提取通道之间的联系，增强对非敏感特征的提取

能力，在交替连接的卷积层和池化层间完成特征提

取的全过程。第 4个池化层的输出作为 Dropout层
的输入，将其输出作为全连接层的输入，全连接层的

神经元个数为 128。提取好的特征经过 FCL，BN，

ReLU和 Softmax函数层，输出损伤程度类型。

为了展示笔者提出方法的不断迭代与学习过

程，基于 Python ‐Tensorflow搭建改进的 ACNN模

型。图 3为训练集与测试集识别正确率及损失值的

变化情况。以 F1数据集为例，笔者设置一次性参与

计算的样本数量 batch=50，随着迭代步数的增加，

训练集和测试集的正确率逐渐增大，说明模型在向

正确的方向学习。当步数达到 600时，模型在测试

集的正确率略高于训练集，而损失值低于训练集。

这表明模型没有发生过拟合现象，训练效果良好。

3.3 方法鲁棒性验证

本小节将通过试验来验证改进的 ACNN模型

具有较强的鲁棒性。实验 1为模型的抗噪性试验。

实验 2为模型的领域自适应试验，即测试样本的分

布与训练样本的分布不一致的情况。考虑到在实际

应用中噪声对传感器测得的信号干扰，试验模拟工

业噪声对测试样本的影响，信噪比（signal to noise
ratio，简称 SNR）可以评价信号中所含噪声的多少。

图 4为滚珠原始振动信号和加噪信号的时域图。可

见，加噪信号的幅值增大，干扰增强，原始故障信号

被进一步湮没。

为了显示笔者所提方法改进部分的优势，采用

不同的试验方案进行验证。对比试验控制了 4个变

量，包括主模型、训练样本处理、卷积层 Dropout算
法的设置和注意力机制的设置。首先，主要模型包

括传统 CNN和 ACNN，两者的结构参数相同，如表

1所示；其次，训练样本处理的区别在于是否添加噪

声；然后，是否在第 1，4卷积层中引入 Dropout算法；

最后，是否在各个特征提取层中引入注意力机制。

不同模型的变量设置如表 2所示。

3.3.1 抗噪性试验

试验按比例 4∶1无交集的划分训练集和测试集，

分别将数据集 F1，F2，F3输入到 6个模型中进行训练，

测试样本输入到各自训练好的模型中进行测试。不

同模型在 3个数据集上的识别结果如图 5所示。

图 3 训练集与测试集识别准确率及损失值的变化

Fig.3 Accuracy and loss function of training set and testing set

图 4 滚珠原始振动信号和加噪信号的时域图

Fig.4 Time domain diagram of the original vibration signal
and noise signal of the ball

表 1 提出的ACNN模型参数

Tab.1 The parameters of proposed ACNN

网络层

卷积层 1
池化层 1
卷积层 2
池化层 2
卷积层 3
池化层 3
卷积层 4
池化层 4
完全连接层

Softmax函数

参数

卷积核尺寸为 96，个数为 32
池化块尺寸为 4，个数为 32
卷积核尺寸为 33，个数为 64
池化块尺寸为 4，个数为 64
卷积核尺寸为 4，个数为 128
池化块尺寸为 4，个数为 128
卷积核尺寸为 4，个数为 128
池化块尺寸为 4，个数为 128
节点个数为 128
节点个数为 10

输出

特征尺寸

256×32
64×32
64×64
16×64
16×128
4×128
4×128
1×128
128×1
10
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可见，当分别采用 3种数据集进行训练和测试

时，6个模型在 SNR=-2 dB高噪声环境下的识别

率均达到 85%。相比之下，模型 A的平均识别正确

率最高，达到 93.0%，分别比模型 B，C，D，E，F高出

4.39%，1.15%，2.31%，1.47%和 3.68%。随着 SNR
的增大，所有模型的正确率进一步提高，在 4 dB~
10 dB环境中达到 100%的准确率。分别将模型 C，
D与 F相比，模型 A与 B相比，发现在任意 SNR下，

模型 C和 D的正确率都高于模型 F，模型 A都要高

于模型 B。在-2 dB~4 dB环境中，模型 C比 F高出

7.51%，模型 D 比 F高出 3.27%；模型 A 比 B高出

25.64%。结果表明，在 ACNN模型的卷积层中引

入 Dropout算法，相当于给模型增加训练干扰，使模

型在噪声中的表现更好，比未改进前的传统 CNN更

具抗噪能力。另外，加入噪声训练的方法能有效抑

制模型的过拟合，使模型在噪声环境下的表现更

优。同理，将模型 E与D，F相比，模型 E分别比D，F
高出 2.79%和 6.06%，结果进一步表明卷积层中引

入 Dropout算法和加入噪声训练能提升模型的抗干

扰能力。

将模型A与模型 C，D，E相比，无论在哪种噪声

环境中，A模型的识别正确率始终高于其他 3个模

型。在-2 dB~4 dB强噪声环境中，模型 A比模型

C，D分别高出 8.85%和 13.09%，比 E高出 10.3%。

结果表明，在各个特征提取层中引入注意力机制，可

以对卷积后的表达重新加权以改善每个卷积层的输

出，从而增强有用信息的权重，提高在噪声环境下提

取特征的能力。

为进一步分析笔者提出方法对损伤类型及载荷

的敏感性，表 3为笔者方法在 SNR=0 dB环境中，3
种负载工况下的 10种轴承损伤类型的识别正确率。

可 见 ，所 提 方 法 对 各 损 伤 类 别 的 识 别 率 集 中 在

100%，对 3种载荷下的轴承损伤类型敏感性好，识

别结果表现优异。

由于在 3种负载工况下存在少量误分类的情况，

图 6为所提方法的混淆矩阵正确率。分析 735 W
负载工况下 0.355 6 mm和 0.533 4 mm的滚珠损伤，

其 正 确 率 为 95.00% 和 92.50%，分 别 有 5% 的

0.355 6 mm损伤样本和 7.5%的 0.355 6 mm损伤样

本被误识别为 0.177 8 mm 滚珠损伤。虽然损伤尺

寸不同，但在轴承出现损伤后，可以将损伤快速定位

到滚珠。同理，1 470 W和 2 205 W负载工况下的结

图 5 不同模型在 3个数据集上的识别结果

Fig.5 Recognition results of different models on three data
sets

表 3 笔者方法对损伤类型的识别正确率

Tab.3 The author's method to identify the correct rate of

the damage type %

类型

滚珠损伤

内圈损伤

外圈损伤

正常

尺寸/mm

0.177 8
0.355 6
0.533 4
0.177 8
0.355 6
0.533 4
0.177 8
0.355 6
0.533 4

—

类别

1
2
3
4
5
6
7
8
9
10

负载/W
735
100.00
95.00
92.50
100.00
100.00
100.00
100.00
100.00
100.00
100.00

1 470
100.00
100.00
100.00
100.00
100.00
100.00
100.00
100.00
92.25
100.00

2 205
100.00
97.50
100.00
100.00
97.50
100.00
100.00
100.00
100.00
100.00

表 2 不同模型的变量设置

Tab.2 Variable settings for different models

模型

A
B
C
D
E
F

变量设置

AM
是

是

否

否

否

否

Dropout算法的设置

是（Dropout率为 90%）

是（Dropout率为 80%）

是（Dropout率为 90%）

否（Dropout率为 100%）

是（Dropout率为 90%）

否（Dropout率为 100%）

训练样本加噪

是

是

否

是

是

否
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果也是如此。

3.3.2 领域自适应试验

为验证改进的 ACNN模型在噪声环境中的变

工况下识别轴承损伤程度的能力，设置了领域自适

应试验。训练模型时，本实验直接引入实验 1训练

得到的 6个模型，并另外增加模型 G来进一步验证

所提出改进部分的优越性。G表示 ACNN结构，每

个特征提取层中引入注意力机制，但训练样本未加

噪，第 1，4卷积层无 Dropout算法。实验时，将剩余

2个数据集分别进行测试，如 F1→→F2表示利用数据

集 F1中的 1 600个样本进行模型训练，利用数据集

F2中 2 000个样本用于模型测试。验证模型领域自

适应能力的数据集设置如表 4所示。

为了证明所提出方法的优点，首先验证没有向

测试集中加额外白噪声的跨负载实验，使用笔者所

提方法、传统 CNN和基于训练干扰卷积神经网络

（training interference convolutional neural networks，
简称TICNN）分析相同的数据集并进行比较。不同

模型的识别正确率如表 5所示。

从表 5可以看出，当验证 F2→→F3和 F3→F1试验

时，笔者方法稍逊于传统 CNN方法。分析原因，为

增强传统 CNN方法的抗干扰能力，训练样本加噪和

卷积层引入 Dropout算法给网络增加了训练干扰，

以提高模型的抗噪声能力。在跨负载测试时，传统

CNN的平均识别正确率为 95.33%，基于 TICNN方

法的平均正确率为 96.10%，笔者方法的平均识别正

确率达到 96.76%，相比其他方法的识别效果更好。

另外，为验证所提改进方法在噪声环境下比传统

CNN具有更强的领域自适应能力，在测试样本中加

入信噪比为-3~5 dB的噪声进行试验验证。

选用 t ‐随机邻近嵌入（t ‐ distributed stochastic

表 4 验证模型领域自适应能力的数据集设置

Tab.4 Data set to verify the model domain adaptive

ability

编号

1

2

3

训练集

F1

F2

F3

训练

样本数

1 600

1 600

1 600

测试集

F2
F3
F1
F3
F1
F2

测试

样本数

2 000
2 000
2 000
2 000
2 000
2 000

SNR/
dB

-3~5
-3~5
-3~5
-3~5
-3~5
-3~5

图 6 所提方法的混淆矩阵正确率

Fig.6 Confusion matrix of the proposed method with ac‐
curacy

表 5 不同模型的识别正确率

Tab.5 The recognition accuracy of different models %

试验类别

F1→→F2
F1→→F3
F2→→F1
F2→→F3
F3→F1
F3→F2

平均正确率

模型

传统 CNN
99.22
85.25
95.50
99.10
94.20
98.75
95.33

TICNN[9]

99.50
91.10
97.60
99.40
90.20
98.70
96.10

笔者方法

100.0
93.22
96.23
98.16
93.71
99.26
96.76
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neighbor embedding，简称 t ‐SNE）算法将所有卷积

层与全连接层的特征表达降成 2维分布，通过可视

化改进的 ACNN模型的训练过程来展示模型的特

征提取过程。由于篇幅原因，图 7为模型 A在 F1负
载下训练好的模型，在 SNR=0 dB环境中数据集 F2
从每个卷积层通过 t‐SNE方法提取的测试样本特征

分布图。由图 7可以看出，随着特征提取层的深入，

特征可分割性不断增强。特别是在通过第 2卷积层

之后，各类损伤特征点分布有了明显的分割效果，最

终实现特征的有效分类。随着改进 ACNN模型网

络层数的增加，每一层的特征可分性越来越强，说明

深度结构的必要性。从 FCL可以看出，用 F1数据集

训练出来的改进ACNN模型，在噪声环境下对 F2跨
负载数据集有很好的损伤识别能力。

为了测试改进的 ACNN模型在噪声环境中变

工况下轴承损伤程度的识别正确率，试验比较了模

型 A，C，D，E，F和 G在 SNR=0 dB环境中的变负

载测试集上的损伤识别正确率，结果如表 6所示。

由表 6可以看出，对于在某一负载工况下训练

样本，在噪声环境中跨负载进行样本测试。笔者提

出 的 模 型 F 在 SNR=0 dB 时 的 平 均 正 确 率 为

90.32%，而改进的ACNN模型达到 94.61%，并且是

所有模型中表现最好的。将模型 C，D，E和 F相比

较 ，模型 C，D，E 分别比 F 高出 3.19%，2.06% 和

1.65%。结果表明，在 ACNN模型的卷积层中引入

Dropout算法和加入噪声训练的方法既可以提高模

型的抗干扰能力，还能提高变负载工况下轴承损伤

识别正确率，比未改进的传统 CNN表现更优。将模

型 F和 G相比较，模型 G的平均正确率为 92.90%，

比 F高出 2.58%。同理，模型 A比 E高出 2.64%。

可见，在各个特征提取层引入注意力机制，可有效改

善每个特征提取层的输出，从而增强模型在噪声环

境下的跨负载自适应能力。

表 7为改进 ACNN模型及传统 CNN在 SNR=
-3~5 dB环境下的损伤识别率。

无论采用何种工况下的样本训练模型，在SNR=
-3~5 dB 环境中进行跨负载样本测试，改进的

ACNN模型法的识别正确率始终高于传统 CNN。

改进的 ACNN模型的平均识别正确率为 92.09%，

比传统 CNN的 89.44%高出 2.65%。可见，笔者提

出的改进 ACNN模型提升了传统 CNN的抗噪声和

变负载自适应能力。

4 结 论

1）提出了一种新的解决噪声环境和变负载工

况下轴承损伤识别问题的改进 ACNN模型。改进

的 ACNN模型可直接训练通过数据增强技术处理

得到的标签化加噪样本，无需任何振动信号的预处

图 7 测试样本特征分布图

Fig.7 Feature distribution of test samples

表 6 改进ACNN模型的损伤识别率

Tab.6 Damage recognition rate of improved ACNN model

and comparison algorithm %

类别

F1→→F2
F1→→F3
F2→→F1
F2→→F3
F3→F1
F3→F2
平均正确率

模型

A
99.10
95.06
96.25
98.52
87.50
91.25
94.61

C
97.83
92.17
92.00
97.33
86.67
95.08
93.51

D
97.25
92.13
93.91
96.08
83.33
91.58
92.38

E
95.75
90.08
95.25
97.16
81.26
92.31
91.97

F
97.25
89.15
88.22
93.25
82.53
91.50
90.32

G
97.26
91.75
95.38
95.99
85.25
91.78
92.90

表 7 改进ACNN模型及传统CNN的损伤识别率

Tab.7 Damage recognition rate of improved ACNN model

and traditional CNN %

类别

F1→→F2

F1→F3

F2→→F1

F2→→F3

F3→F1

F3→F2

平均

正确率

模型

A
F
A
F
A
F
A
F
A
F
A
F
A
F

SNR/dB
-3
76.75
83.10
76.26
77.76
83.50
78.52
86.50
82.75
73.10
66.25
75.78
68.00
78.65
76.06

-1
97.27
96.25
94.51
87.73
94.50
85.50
94.74
89.50
84.78
79.76
86.50
89.25
92.05
87.99

1
99.76
99.00
96.26
89.72
97.26
92.55
98.23
96.20
88.52
86.53
93.51
95.76
95.59
93.29

3
100.0
99.52
96.00
88.00
98.25
95.78
98.50
98.50
91.00
89.00
97.00
97.25
96.79
94.68

5
100.0
99.24
96.24
87.50
98.25
97.00
98.75
99.25
92.75
90.50
98.25
97.50
97.37
95.17

平均

正确率

94.76
95.42
91.85
86.14
94.35
89.87
95.34
93.24
86.03
82.41
90.21
89.55
92.09
89.44
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理过程。对于美国凯斯西储大学轴承数据库，在信

噪比为 0 dB时，平均识别率为 98.83%；在信噪比

为-3~5 dB时，变负载工况下的平均识别率达到

92.09%。

2）改进的 ACNN模型有 2个主要的抗干扰结

构，即训练样本加噪和卷积层引入 Dropout算法。

网络中对卷积层引入 Dropout算法得到的模型相比

其他模型对噪声的容忍度更高，所提出的训练样本

加噪的方法能有效防止神经网络的过拟合。采用第

1，2宽卷积核可以在高频噪声下提取有用特征。每

个特征提取层输出端引入注意力机制可以改善卷积

层的输出，通过对池化层降采样操作后的表达重新

加权，以提高变负载复杂特征的提取能力。试验结

果表明，改进的 ACNN模型相比其他模型对噪声和

变负载工况下的轴承损伤信号的识别正确率更高。
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转子压缩机的等效激励力识别及有限元验证
∗

肖 彪， 蒋 邹， 戴隆翔， 李 彬， 周泳城
（空调及系统运行节能国家重点实验室 珠海，519000）

摘要 压缩机作为空调管路系统的主要激励源，其激励的准确识别是空调配管系统设计及优化的前提。当压缩机

为第三方提供时，须通过实验方法识别压缩机激励，针对此，提出了基于刚体动力学的转子压缩机质量特性及等效

激励识别方法。基于质量线法对压缩机的质心及惯性参数进行识别，实验结果表明识别精度及一致性较好。基于

刚体动力学方程，结合压缩机缸体表面的振动响应、压缩机的惯性参数以及橡胶脚垫的特性参数，识别了压缩机的

等效激励力，并对该识别激励力进行有限元仿真验证。仿真得到的加速度与实验测试加速度吻合良好，最大误差出

现在 y向的第 2阶，为 26.3%。这表明此激励识别方法具有很好的识别精度，识别结果可用于空调管路系统的仿真

分析与优化设计。

关键词 惯性参数识别；激励识别；转子压缩机；刚体动力学

中图分类号 TH113.1；O329

引 言

随着空调产业的迅速发展及技术提升，空调噪

声、振动与声振粗糙度（noise，vibration，harshness，
简称NVH）特性研究越来越受重视。管路系统的振

动特性是决定空调设备可靠性与 NVH水平的重要

因素，而压缩机作为空调管路系统的主要激励源，其

激励特性的获得对于压缩机的配管系统振动应力分

析与管路优化设计具有重要意义。在家用空调中，

压缩机一般为转子压缩机，转子压缩机的负载包含

气动转矩负载、电机的电磁转矩负载和转子动平衡

的偏心负载等［1］。通过理论计算求解这些载荷的前

提是给定压缩机内部结构参数，当压缩机为独立的

第三方开发时，获取这些参数较为困难，因而采取实

验的方法识别压缩机激励是唯一选择。

惯性参数的精确识别包括质量、质心坐标、转动

惯量及惯性积等，这是压缩机等效激励识别的前提。

惯性参数的识别方法一般为落体测试法、振摆测试

法、利用三维数字模型的数值计算法和基于实验模

态分析的参数识别法等。其中，基于实验模态分析

的参数识别法有质量线法和刚体模态法 2种［2］。温

晶晶等［3］基于扭摆法原理自制了实验台，通过一次

装夹测出试件的所有惯性参数，但测试周期较长，需

知道试件的质心位置。夏光亮等［4］应用质量线法识

别了规则模型的惯性参数，其结果与三维数字模型

的数值计算法的结果误差较小，验证了质量线法的

精度，质量线法可一次性地将试件的质心及惯性参

数识别出来，便捷且周期较短。

压缩机激励通过结构的动态特性和实测的动力

响应求解，是一个典型的求逆问题，其中通过响应与

传递函数来识别激励［5‐6］居多，即在输入点人为施加

一个激励，获取响应点的响应，求解得到输入点与响

应点之间的传递函数，再通过响应点的实测响应，求

解输入点的激励。Tao等［7］测试得到发动机悬置处

的振动速度及相位，搭建一个非线性超定方程来识

别发动机质心处的激励，但求解较为复杂。杨志坚

等［8］通过对采集的发动机缸体表面的响应进行离散

谱校正，减小了发动机激励力识别的误差，但此方法

需要设置参考相位。Ota等［9］利用力传感器测得不

同运行频下压缩机机脚处的影响力，反推涡旋压缩

机质心处的扭矩，但此方法并不适用于无法获知压

缩机内部结构参数的情况。祖玉建［10］在压缩机 1/3
高度的圆心上建立一个加载点，通过构建加载点与

压缩机吸排气口响应点之间的传递函数，来识别压

缩机加载点的等效激励，但通过传递函数求逆存在

病态矩阵问题，会放大求解误差。

笔者将压缩机简化为一个刚体，利用质量线法

获取压缩机的质心坐标和惯性参数。通过测试压缩
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机机脚处的振动响应，结合压缩机的质量、惯性参数

及橡胶脚垫的动特性识别压缩机质心处的等效载

荷。将识别的载荷施加到有限元模型中，求解模型

响应，并与实验结果进行对比。

1 压缩机惯性参数识别与等效激励的

基本原理

1.1 压缩机惯性参数识别

笔者采用质量线法进行压缩机的惯性参数识

别，质量线反映的是具有柔性支撑结构的惯性约束

力。刚体模态图如图 1所示，在频响函数的规定频

带内将质量线的数据带入相关的运动学和动力学方

程，求解刚体的惯性参数。

将压缩机用弹性绳悬挂使其处于准自由状态，

压缩机静态平衡时，设其随体坐标系 O⁃xyz与空调

外机三维数字模型全局坐标系一致。压缩机坐标方

向如图 2所示。坐标原点为排气管口的圆心，x向由

排气管口圆心指向吸气管口圆心，z向为垂向，由 x
和 z向确定 y向。在压缩机表面布置 n个响应点和 q
个激励点，以测试激励点与响应点之间的频响函数。

利用频响函数曲线平直质量线的实部［11］，结合最小

二乘法求解压缩机的质心坐标与惯性参数。

根据刚体运动学方程，可得压缩机表面各点与

随体坐标原点O的加速度关系为
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ẍm1
ÿm1
z̈m1
⋮
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（1）
其中：(Xms Yms Zms)（s= 1，2，…，n）为压缩机表面

第 s 个 加 速 度 传 感 器 在 O ⁃ xyz 中 的 坐 标 ；

( ẍms ÿms z̈ms )（s= 1，2，…，n）为 s个传感器测得的加

速 度 值 ；｛ẍo ÿo z̈o α̈ β̈ γ̈ } T 为 原 点 O 的 加 速 度

矢量。

由于原点 O的振动加速度有 6个未知量，所以

响应点至少需 6个。在选定的整个频段内运用最小

二乘法求解式（1），得到原点O的加速度矢量为

A 0 = (X TX) -1X TA （2）
利用虚功原理［12］，建立压缩机上激励点 q的激

励力 F q与质心处的反作用力 F c之间的关系

F T
c δΑ c= F T

q δA q （3）
其中：δA q为压缩机在激励力作用下任意点 q的线位

移；δA c为在反作用力 F c作用下质心 C的线位移。

根据激励点与质心的位置转移矩阵，得到两者

之间的力矢量关系为
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其中：（xq yq zq )为激励点 q的坐标；（xc yc zc）

为质心 C的坐标。

质心 C与坐标原点O的加速度存在以下关系
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图 1 刚体模态图

Fig.1 Rigid body modes

图 2 压缩机坐标方向

Fig.2 Location of coordinate system

由刚体动力学可得

{Fcx= mẍc
Fcy= mÿc
Fz= mz̈c

（6）
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Mcy=- Ixx α̈+ Iyy β̈- Izy γ̈

Mcz=- Ixzα- Iyz β̈+ Izz γ̈

（7）

联 立 式（4）~（7），代 入 相 应 的 坐 标 后 得 到
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式（8）中的质量可通过称重获得，原点 O的加

速度 A 0通过式（2）求解得到，任意点 q的激励点 F q

和坐标可通过模态测试方法获得。因式（8）仅有 9
个未知数［xc yc zc Ixx Iyy Izz Ixy Iyz Ixz］

T
，

而展开后的方程只有 6个，所以至少要选 6个单向激

励点进行联立，运用最小二乘法求解方程中的质心

坐标与惯性参数。

1.2 等效激励识别的基本原理

压缩机的第 1阶弹性模态频率一般在 200 Hz以
上。在空调运行频段内，可将压缩机看作刚体，压缩

机和橡胶脚垫组成的系统为一个六自由度系统。选

择压缩机三维模型的全局坐标系为惯性标系，则压

缩机的运动方程［13］为

MẌ ( t) + KX ( t) = F ( t) （9）
F ( t)和 X ( t)分别为压缩机质心处的等效力向

量和位移向量，表达式为

F ( t) = [Fx Fy Fz Mx My Mz] TX ( t) =
[ xc yc zc θcx θcy θcz ]T

其中：M为质量矩阵，包含刚体压缩机的质量和惯

性参数；K 为刚度矩阵，包含橡胶脚垫的刚度和

位置。

M和K的矩阵形式分别为

M =
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其中：m为压缩机质量；Ixx，Iyy 和 Izz分别为压缩机绕

x，y和 z轴的转动惯量；Ixy，Iyz和 Ixz为对应的惯性积；

kui，kvi和 kwi分别为第 i个橡胶脚垫沿坐标轴方向的

刚度；T i为第 i个橡胶脚垫位置（xi yi zi）到压缩机质

心位置（xc yc zc）的转换矩阵。

T i 的表达式为

T i=
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1 0 0 0 ( zi- zc ) -( yi- yc )
0 1 0 -( zi- zc ) 0 ( xi- xc )
0 0 1 ( yi- yc ) -( xi- xc ) 0

对式（9）两边取傅里叶变换
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úú Ẍ ( f )= F ( f ) （10）

刚体上任意一点 p的速度为

Ẋ p= Ẋ c+ ωr cp （11）
其中：Ẋ p和 Ẋ c分别为 p点与质心 C的速度向量；ω为

刚体的角速度向量；r cp为 p到 C的位移向量。

对于压缩机，质心处的加速度数据无法直接测

量，可通过压缩机壁面上的振动加速度确定。当压

缩机做微小振动时，由式（11）可得压缩机壁面一点

pj与质心加速度关系为

Ẍ pj ( f )= T j Ẍ c ( f ) ( j= 1，2，…) （12）
其 中 ：Xpj（f）为 测 点 pj 在 频 域 下 的 加 速 度 向 量 ，

Ẍ pj ( f ) =[ ẍ j ÿ j z̈ j ] T ( j= 1，2，…)；Xc（f）为质心

在 频 域 下 的 加 速 度 向 量 ， X c ( f )=
[ ẍ c ÿ c z̈ c θ̈ cx θ̈ cy θ̈ cz ]T；Tj 为 pj 到质心 C 的转

换矩阵，即

T j=
é
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ù

û
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úú

1 0 0 0 zj- zc yc- yj
0 1 0 zc- zj 0 xj- xc
0 0 1 yj- yc xc- xj 0

。

要求解质心处的加速度，需至少 6个方程，即至

少要在压缩机上采集 3个点的加速度数据，将采集

的加速度向量代入式（12），用最小二乘法求解得到
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由刚体动力学可得

{Fcx= mẍc
Fcy= mÿc
Fz= mz̈c

（6）
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Mcy=- Ixx α̈+ Iyy β̈- Izy γ̈

Mcz=- Ixzα- Iyz β̈+ Izz γ̈

（7）

联 立 式（4）~（7），代 入 相 应 的 坐 标 后 得 到
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式（8）中的质量可通过称重获得，原点 O的加

速度 A 0通过式（2）求解得到，任意点 q的激励点 F q

和坐标可通过模态测试方法获得。因式（8）仅有 9
个未知数［xc yc zc Ixx Iyy Izz Ixy Iyz Ixz］

T
，

而展开后的方程只有 6个，所以至少要选 6个单向激

励点进行联立，运用最小二乘法求解方程中的质心

坐标与惯性参数。

1.2 等效激励识别的基本原理

压缩机的第 1阶弹性模态频率一般在 200 Hz以
上。在空调运行频段内，可将压缩机看作刚体，压缩

机和橡胶脚垫组成的系统为一个六自由度系统。选

择压缩机三维模型的全局坐标系为惯性标系，则压

缩机的运动方程［13］为

MẌ ( t) + KX ( t) = F ( t) （9）
F ( t)和 X ( t)分别为压缩机质心处的等效力向

量和位移向量，表达式为

F ( t) = [Fx Fy Fz Mx My Mz] TX ( t) =
[ xc yc zc θcx θcy θcz ]T

其中：M为质量矩阵，包含刚体压缩机的质量和惯

性参数；K 为刚度矩阵，包含橡胶脚垫的刚度和

位置。

M和K的矩阵形式分别为

M =
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其中：m为压缩机质量；Ixx，Iyy 和 Izz分别为压缩机绕

x，y和 z轴的转动惯量；Ixy，Iyz和 Ixz为对应的惯性积；

kui，kvi和 kwi分别为第 i个橡胶脚垫沿坐标轴方向的

刚度；T i为第 i个橡胶脚垫位置（xi yi zi）到压缩机质

心位置（xc yc zc）的转换矩阵。

T i 的表达式为

T i=
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êê

ù
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1 0 0 0 ( zi- zc ) -( yi- yc )
0 1 0 -( zi- zc ) 0 ( xi- xc )
0 0 1 ( yi- yc ) -( xi- xc ) 0

对式（9）两边取傅里叶变换
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刚体上任意一点 p的速度为

Ẋ p= Ẋ c+ ωr cp （11）
其中：Ẋ p和 Ẋ c分别为 p点与质心 C的速度向量；ω为

刚体的角速度向量；r cp为 p到 C的位移向量。

对于压缩机，质心处的加速度数据无法直接测

量，可通过压缩机壁面上的振动加速度确定。当压

缩机做微小振动时，由式（11）可得压缩机壁面一点

pj与质心加速度关系为

Ẍ pj ( f )= T j Ẍ c ( f ) ( j= 1，2，…) （12）
其 中 ：Xpj（f）为 测 点 pj 在 频 域 下 的 加 速 度 向 量 ，

Ẍ pj ( f ) =[ ẍ j ÿ j z̈ j ] T ( j= 1，2，…)；Xc（f）为质心

在 频 域 下 的 加 速 度 向 量 ， X c ( f )=
[ ẍ c ÿ c z̈ c θ̈ cx θ̈ cy θ̈ cz ]T；Tj 为 pj 到质心 C 的转

换矩阵，即

T j=
é

ë

ê
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êê

ù

û

ú
ú
úú

1 0 0 0 zj- zc yc- yj
0 1 0 zc- zj 0 xj- xc
0 0 1 yj- yc xc- xj 0

。

要求解质心处的加速度，需至少 6个方程，即至

少要在压缩机上采集 3个点的加速度数据，将采集

的加速度向量代入式（12），用最小二乘法求解得到
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质心处在频率下的加速向量

Ẍ c ( f )= (T cp
TT cp )-1T cp

T Ẍ p ( f ) （13）

其中：T cp=[T T
1 T T

2 … T T
N ] T 为一个 3N×6 阶

矩阵。

结合式（10）与（13），得到压缩机质心处的激

励为

F ( f )= (M - 1
( 2πf )2 K) (T cp

TT cp )-1T cp
T Ẍ p ( f )

（14）
由式（14）可知，只需获得压缩机壁面的振动加

速度，即可求出压缩机质心处的等效载荷。

2 压缩机惯性参数识别

2.1 实验方案与测试

对某一型号家用空调压缩机进行实验，压缩机

的质量为 8.6 kg，取空调外机三维模型的全局坐标

系为参考坐标系，采用 LMS.Test.Lab数据采集系

统、力锤及三向加速度传感器搭建测试系统，实验流

程如图 3所示。在压缩机壁面选取 8个响应点放置

三向加速度传感器，传感器的方向与参考坐标系方

向一致。选取压缩机壁面上 12个点进行单向激振，

激励点与传感器布置点需避开结构的振型节点，激

励方向平行参考坐标系的坐标轴方向。实验针对不

同压缩机、支承方式及传感器布放位置，共设计了 4
组实验方案，如表 1所示。实验选取的 2台样机为同

型号。支承方式分为弹性绳悬挂与原机脚垫支承。

图 4为压缩机惯性参数识别测试布点图。采取

2种传感器布放方案，其中：布放位置 1如图 4（a）所

示；布放位置 2的传感器在位置 1的基础上，在压缩

机缸体轴向上往中部移动 10 mm，如图 4（b）中箭头

指向所示。

在进行压缩机惯性参数识别实验之前，先测试

压缩机固有频率。将压缩机用弹性绳悬挂，测得压

缩机的一阶弹性模态频率为 266.17 Hz，压缩机的最

高刚体模态为 24.7 Hz，说明压缩机的刚体模态与弹

性模态分离较好。

2.2 识别结果分析

图 5为部分敲击点与响应点之间的频响函数幅

频曲线。在选择频响函数曲线时剔除了在整个频段

内响应较差的曲线，压缩机第 1阶弹性模态较高，对

低频段质量线的影响可忽略不计。采用质量线法进

行参数识别时，为保证求解的精度，需要在压缩机的

最高阶刚体模态和第 1阶弹性模态之间选取较为平

直、无明显毛刺或凸起的质量线，故选取 30~180 Hz
范围内的质量线进行参数识别。

表 2为不同实验方案识别的参数。在实验过程

中，对 4种实验方案分别进行多组测试，取多组识别

结果的平均值，这里仅列出质心坐标及绕压缩机质

表 1 实验方案

Tab.1 Test plan

实验方案

1#
2#
3#
4#

样机号

1
2
2
2

支承方式

弹性绳悬挂

弹性绳悬挂

弹性绳悬挂

脚垫支承

传感器布放

位置 1
位置 1
位置 2
位置 1

图 3 实验流程图

Fig.3 Schematics of test

图 4 压缩机惯性参数识别测试布点图

Fig.4 Acceleration-measurement points for inertia parameter
identification of compressor

图 5 响应点频响函数幅频曲线

Fig.5 Amplitude-frequency response for all response mea‐
surement points and applied forces
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心的惯性参数。

由表 2可知，4组实验方案的识别结果误差较

小，表明压缩机惯性参数识别精度较高。对比实验

方案 2#与 4#可知，支承方式改变对质心坐标 z向的

影响较大，z向误差达 3 mm，同时对惯性积也有一

定影响，其原因可能为不同支承方式下压缩机内部

的冷冻油分布发生变化。可见，改变传感器位置，同

台样机识别的惯性参数基本一致。当采取弹性绳悬

挂时，不同样机的质心坐标与惯性参数识别结果一

致性较好，如实验方案 1#与 2#所示。

3 数值仿真分析及实验验证

3.1 载荷识别流程

对压缩机质心处的等效激励进行识别，实验流

程如下。

1）获取压缩机的质量、惯性参数、质心坐标，橡

胶脚垫坐标、动/静刚度和阻尼。压缩机脚垫的位置

坐标如表 3所示。通过橡胶试片的应力应变数据，

拟合橡胶的超弹性本构模型，计算出每个脚垫在垂

向的受力，并分别计算每个脚垫的三向静刚度，在各

个频率点的三向动刚度及脚垫的阻尼。由于橡胶脚

垫刚度对于压缩机激励力识别的影响较小［14］，动刚

度的值可设为静刚度的 1.4倍。

2）图 6为机脚振动测试实物图。在压缩机的

机脚贴三向加速度传感器，记录加速度传感器的位

置坐标，采集名义制热、名义制冷、过负荷制热和过

负荷制冷 4种工况下稳定运行时的加速度响应。

3）根 据 式（14）识 别 压 缩 机 质 心 处 的 等 效

激励。

3.2 载荷识别结果分析与仿真验证

为分析压缩机质心坐标与惯性参数对于压缩机

激励力识别结果的影响，针对 4组方案的压缩机特

性参数，选取过负荷制热工况下运行频率为 50 Hz
时传感器的第 1阶加速度幅值求解质心处等效激

励，结果如表 4所示。可见，质心坐标对激励的 3个
力影响较大，惯性参数对 3个转矩影响较大。另外，

当采取悬挂法所得的压缩机质心坐标与惯性参数进

行激励识别时，其误差最小。

笔者选取 1#方案的压缩机质心坐标与惯性参

数、50 Hz时机脚的振动加速度幅值进行压缩机等

效载荷识别，质心处等效激励如图 7所示。识别的

等效激励力在 x，y向较大，z向较小，绕 y轴的转矩

比其他 2个方向的值大。

在有限元软件中建立压缩机 ‐管路系统有限元

模型，将识别的载荷施加在压缩机质心处，求解模型

响应。提取机脚 1，即图 6（a）中的 A位置的加速度

响应幅值，与测试的加速度幅值进行对比。图 8为

表 3 压缩机脚垫的位置坐标

Tab.3 The position coordinates of compressor mount

m

脚垫

1
2
3

x

0.019
-0.081
0.041

y

-0.070
-0.014
0.059

z

-0.237
-0.237
-0.237

图 6 机脚振动测试实物图

Fig.6 Sketch of the measurement system for compressor vi‐
bration

表 2 不同实验方案识别的参数

Tab.2 Parameters identified by different mounting

methods

参数

x/m
y/m
z/m
Ixx/(kg·m2)
Iyy/(kg·m2)
Izz/(kg·m2)
Ixy/(kg·m2)
Ixz/(kg·m2)
Iyz/ (kg·m2)

实验方案

1#
0.012 2
0.000 2

-0.141 7
0.202 2
0.227 5
0.010 1
0.0018

-0.013 0
-0.001 9

2#
0.012 4

-0.000 1
-0.142 0
0.202 5
0.227 1
0.010 8
0.001 5

-0.013 5
-0.002 0

3#
0.012 0
0.000 1

-0.141 5
0.202 7
0.227 8
0.010 5
0.001 7

-0.013 2
-0.001 8

4#
0.012 1

-0.000 3
-0.144 5
0.231 2
0.257 7
0.011 0
0.002 0

-0.014 0
-0.003 0
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机角处前三阶三向加速度幅值对比。可见，测试值

与仿真预测值吻合良好，最大误差出现在 y向的第 2
阶谐次，误差为 26.3%。

载荷识别存在一定误差，引起误差的原因归纳

为以下 2点。

1）压缩机的等效激励是基于作微小振动的刚

体运动方程进行求解，并将橡胶脚垫简化为三向弹

簧，忽略了非线性的影响。另外，脚垫装配如图 9所
示，橡胶脚垫在安装时并非完全约束，脚垫上端与螺

母之间有一定间隙，会对竖直方向的等效刚度产生

图 9 脚垫装配图(单位:mm)
Fig.9 Mounting plate installing(unit:mm)

表 4 压缩机质心处的等效激励

Tab.4 Equivalent excitation at the center of mass

of the compressor

参数

Fx/N
Fy/N
Fz/N
Mx/(N·m)
My/(N·m)
Mz/(N·m)

实验方案

1#
54.10
73.88
14.70
1.497

-0.888
0.207

2#
54.13
73.90
14.68
1.50

-0.884
0.217

3#
54.10
73.84
14.68
1.50

-0.889
0.212

4#
54.24
74.03
14.66
1.72

-1.007
0.219

图 8 机角处前三阶三向加速度幅值对比

Fig.8 Comparison of peak value of the acceleration at the
compressor

图 7 质心处等效激励

Fig.7 Equivalent excitation at the center of mass
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一定影响，从而影响等效载荷的计算精度。

2）压缩机质量、质心和转动惯量与惯性积等参

数的测量误差会影响载荷识别精度。另外，在安装

加速度传感器时，传感器的 3个方向与参考坐标系

的坐标轴之间的夹角不可避免，会引入方向误差。

因此，在采集压缩机缸体机脚的加速度信号时，传感

器的位置要尽量准确。

4 结 论

1）对比了不同样机、不同支承和不同传感器位

置识别的结果：支承方式的改变对质心坐标识别产

生较大影响，y向误差达 3 mm，同时对惯性积也有

一定影响，其原因可能为不同支承方式下压缩机内

部的冷冻油分布发生变化。改变传感器位置，同台

样机对识别几乎无影响。当采取弹性绳悬挂时，不

同样机的质心坐标与惯性参数的识别一致性较好。

2）将识别的等效载荷施加到有限元模型中进

行数值计算，机脚处的加速度各阶谐次的仿真预测

值与测试值吻合良好，等效载荷识别精度较好。分

析了惯性参数、橡胶脚垫刚度、传感器位置及采集的

加速度幅值误差对载荷识别的影响，得知在测试过

程中需要严谨，避免测试引起载荷识别误差。
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基于自适应二代小波的涂层下裂纹检测研究
∗

王 鹏 1， 朱红波 2， 李东江 1， 秦承鹏 1， 何虎昌 2，

江 雄 2， 蔡 晖 1，郎 梼 2

（1.西安热工研究院有限公司 西安，710054）
（2.四川华能康定水电有限责任公司 成都，610041）

摘要 基于自适应二代小波变换的过流部件涂层下裂纹检测方法，将自适应二代小波变换应用于阵列涡流的检测

中，发现阵列涡流检测能够很好地抑制提离效应，且不受缺陷方向的影响，自适应二代小波能够有效匹配信号特征，

消除噪声影响，提高信号质量。实验结果表明，基于自适应二代小波变换的阵列涡流检测方法能够有效识别水电站

过流部件涂层下裂纹故障，检测精度高，适应性强，具有较好的工程应用价值。

关键词 过流部件；涂层下裂纹；阵列涡流；自适应；二代小波变换

中图分类号 TH878；TG115.28

引 言

在水电领域，过流部件裂纹和磨损一直是威胁

水电设备运行安全的重要因素之一。在汽蚀和泥沙

磨损的联合作用下，过流部件裂纹和磨损会破坏水

流对过流部件应有的绕流条件，影响电机的输出效

率。为此，过流部件常采用超音速火焰喷涂工艺在

其表面喷涂碳化钨涂层，提高其耐磨蚀能力［1］。

碳化钨涂层可以在一定程度上保护过流部件免

受侵蚀，却对过流部件涂层下的裂纹检测造成很大

干扰。过流部件结构复杂，在制造过程中存在应力

集中。碳化钨在喷涂过程中需要喷丸处理，进一步

加剧了应力集中，这些应力集中经过演变产生了涂

层下裂纹。经调研发现，近年来，小湾、冷竹关、小天

都等近 10个水电站均发现涂层下过流部件存在基

体开裂甚至脱落，严重危害机组的安全运行。因此，

需要研究一种适用于水电站现场的过流部件涂层下

的裂纹检测方法。

涡流检测是基于电磁感应原理进行缺陷识别的

无损检测手段［2‐3］。常规的涡流检测具有趋肤效应，

不能有效抑制提离和抖动信号的干扰，且受裂纹方

向的影响，现场实施效果不佳。阵列涡流（array ed‐
dy current testing，简称 AECT）检测方法将多个小

涡流线圈按照一定的规则组成阵列线圈，密布在敞

开或封闭的界面上，构成特殊的阵列传感器，克服了

常规涡流检测中的缺陷，实现对检测对象的缺陷识

别。国内外学者对阵列涡流检测技术展开了研究。

李运涛等［4］运用阵列涡流检测奥氏体不锈钢均匀表

面缺陷，发现检测效果优于传统的溶剂去除型着色

渗透检测技术。郭永良等［5］通过对阵列涡流检测裂

纹的定量仿真研究，建立了裂纹长度与波形宽度的

关系式，进行了误差分析。崔厚路［6］将阵列涡流应

用于钢管塔锻造法兰检测中，且比渗透和磁粉检测

效率更高。由于阵列涡流信号存在一些信号干扰，

为此采用自适应二代小波变换来进行信号降噪处

理。文献［7］提出一种自适应二代小波变换的构造

方法，可以自适应地匹配信号特征，提取有用信息，

降低噪声干扰。Shen等［8］将自适应二代小波变换应

用于轴承信号分析中，提高故障诊断准确率。张志

斌等［9］将自适应二代小波变换用于振动信号的降噪

处理中，通过实验验证了自适应二代小波的优越性。

何伟等［10］将自适应二代小波变换应用于矿井提升

机振动信号的降噪处理中，获得更高的信噪比。笔

者采用自适应二代小波变换来改善阵列涡流信号质

量，提高涂层下裂纹的检测效果。

1 阵列涡流检测技术

阵列涡流检测是涡流检测中的一个重要分支，

根据被测对象的结构进行线圈排布，构建阵列式涡

流探头，然后按照一定的规律进行激发，相互之间共

同配合，完成对复杂检测对象高效、灵活的检测。当

单个涡流探头检测时，常常受到检测对象形状及缺
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陷方向的影响。阵列涡流检测能很好地避开这些干

扰，根据检测对象的形状进行阵列组合，对较小的复

杂零件表面、近表面的缺陷都可以较好检测。灵活

的组合方式能消除线圈之间的干扰，最大程度地降

低干扰信号的影响，有效抑制趋肤效应［11‐12］。

按照激励方式的不同，阵列涡流探头分为点阵

列扫描、线阵列扫描和其他方式扫描等。点阵列扫

描如图 1所示，3个线圈 A1，A2，A3为品字形排列，它

们之间相互作用，相互激发。A1线圈作为激励时，

A2可以接受涡流信号。A2线圈作为激励时，A3可以

接受。A3线圈作为激励时，A1可以接受。3个线圈

相互作用，共同完成检测任务。获取信号后，3组信

号独立分析，获取最佳的检测效果［12］。

线阵列扫描如图 2所示。激励线圈和检测线圈各

排成一列，交错排布。每个激励线圈进行激励，相邻

的检测线圈进行接收。当线圈A1激励时，线圈B1进行

接收。当线圈A2激励时，线圈 B1和 B2进行接收。以

此方式进行激励和接收不受裂纹方向的影响，最大程

度地相互配合检测，获取最佳的检测效果。

虽然阵列涡流检测能够很好地抑制提离效应，

且不受缺陷方向的影响，但在涡流信号中依然存在

一定的噪声。因此，需要一定的信号提取方法改善

信号质量，提高检测效果［7］。

2 自适应二代小波变换

二代小波变换是在时频域利用提升方法构造的

小波［13‐14］。与一代小波最大不同在于，并不依赖傅里

叶变换构造小波基函数，而是利用提升算子改变原有

小波滤波器的特性，得到不同性质的双正交小波，具

有较强的灵活性。其小波函数的构造与信号不相关，

不能自适应匹配信号的局部特征。为此，Gouze等［15］

提出了采用优化方法设计自适应二代小波变换。

2.1 构造自适应二代小波变换

自适应二代小波变换的构造方法：首先，对设备

早期故障非常敏感的峭度指标定为评价标准，利用

鲁棒性较强的遗传算法设计最佳匹配信号特征的预

测器；然后，以重构误差最小为目标函数设计更新

器，构造出自适应信号特征的二代小波［8］。

2.1.1 自适应预测器设计

预测器的目标函数Kp定义为

KP= E { ( d- d̄ )4 } /σ 4 （1）
其中：d̄和 σ分别为细节信号 d的均值和标准方差；

E { ⋅ }为数学期望。

构造匹配信号特征的二代小波问题转化为在约

束条件下使目标函数KP最大的优化问题。

ì

í

î

ïï
ïï

pr= p-r+ 1

∑
r= 1

N 2

pr=
1
2

( r= 1，2，⋯，N/2 ) （2）

然而，目标函数与预测器系数之间没有直接的

联系，且关系复杂。遗传算法具有很强的鲁棒性以

及全局、并行搜索等特点。笔者采用遗传算法，以目

标函数KP为适应度函数，构造自适应匹配信号特征

的预测器。遗传算法流程如下。

1） 预 测 器 编 码 。 随 机 产 生 预 测 器 系 数

{ p2,⋯,pN/2 }，利用对称性得到 ( p-N/2+ 1,⋯,p-1 )，由
约束条件可知

p0 = p1 =
1
2 - ∑r= 2

N/2

pr （3）

2）设定进化代数，产生初始群体。选择算子，

使用与个体适应度成正比的概率来选择个体，适应

度高的个体更有机会存活下来。同时，强迫当前种

群中适应度最高的个体无条件存活下来，避免因概

率误差而造成优秀个体的丢失。

3）确定交叉概率 Pc与变异概率 Pm，交叉概率

与变异概率直接影响遗传算法的行为和性能，在保

证群体多样性的同时，保证算法的收敛性。

4）交叉算子。根据交叉概率随机选择一对父

代染色体Q1与Q2，交叉后得到子代中一对新的染色

体Q ′1，Q ′2。
5）变异算子。根据变异概率随机选择待变异

的染色体，它被随机产生的新染色体取代。

6）当达到进化代数时，进化终止；否则，返回

步骤 3。
设定初始种群为 50，进化代数为 100，通过上述

遗传算法，可计算出自适应匹配信号特征的预测器

系数 P opt=[ p- N͂/2+ 1，⋯，p1，⋯，pN͂/2 ]。
2.1.2 自适应更新器设计

重构误差 JU表示为

图 1 点阵列扫描

Fig.1 Lattice arrangement

图 2 线阵列扫描

Fig.2 Linear array arrangement
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JU= E { ( ŝ( 0 )- s( 0 ) )2 }+ E { ( d̂ ( 0 )- d ( 0 ) )2 } （4）
其中：ŝ( 0 )与 d̂ ( 0 )分别为当细节信号 d= 0时重构信

号 x̂的偶序列样本和奇序列样本。

自适应更新器设计可转化为在约束条件下实现

重构误差 JU最小化的问题。

{ul= u- l+ 1

∑
l= 1

N͂/2

ul=
1
2

( l= 1，2，⋯，N͂/2 ) （5）

当细节信号 d= 0时，二代小波逆变换过程如

图 3所示。 ŝ( 0 )与 d̂ ( 0 )表示为

ŝ( 0 )= s （6）
d̂ ( 0 ) = P∗s （7）

其中：“*”为卷积运算。

令 λ为拉格朗日算子，根据约束条件式（5），将

目标函数 JU转化为 Ju ( u，λ )
JU ( u，λ )= E { ( ŝ( 0 )- s( 0 ) )2 }+ E { ( d̂ ( 0 )- d ( 0 ) )2 }+

λ ( 14 - ∑l= 1
N͂/2

ul ) （8）

求解式（8）可获得系数 [ u1，u2，⋯，uN͂/2 ]。根据

更新器系数的对称性，可获得自适应信号特征的更

新器算子U opt =[ u- N͂/2+ 1，⋯，u1，⋯，uN͂/2 ]。

2.2 自适应二代小波的分解与重构

自适应二代小波的分解过程分为 3个步骤：预

测过程、更新过程和标准化过程。设原始信号序列

为 x；ck为原始信号第 k层逼近信号；ck+ 1为原始信号

第 k+ 1层逼近信号；rk+ 1为原始信号第 k+ 1层细

节信号。图 4为自适应二代小波的改进冗余分解过

程。其中：P opt，U opt 分别为预测器和更新器；sk+ 1，
dk+ 1为更新序列；ak+ 1和 bk+ 1为标准化系数。自适

应二代小波的重构过程由 3个步骤组成：标准化逆

过程、恢复更新过程和恢复预测过程，如图 5所示。

2.3 自适应二代小波降噪原理

自适应二代小波降噪是对分解后的小波系数通

过阈值消除噪声，通常分硬阈值法和软阈值法 2类。

本研究选取软阈值滤波方式。

３ 实验研究

为检验阵列涡流检测的有效性，制作专用试件

进行裂纹检测。先通过阵列涡流探头获取信号，然

后通过自适应二代小波进行信号提取，并与原始信

号进行对比。

3.1 阵列涡流检测实验

采用 0Cr13Ni4Mo制作标准试件，在试件上加

工 0.13 mm×0.5 mm×5 mm，0.15 mm×1 mm×
5 mm和 0.17 mm×2 mm×5 mm的矩形槽，喷涂厚

度为 0.7 mm的碳化钨涂层，可以很好地覆盖所有矩

形槽。检测对比试件如图 6所示。

阵列涡流检测设备如图 7所示。检测设备为

图 6 检测对比试件

Fig.6 Testing reference block

图 7 阵列涡流检测设备

Fig.7 Array eddy current testing equipment

图 3 二代小波逆变换

Fig.3 Second generation wavelet inverse transform

图 5 自适应二代小波的重构过程

Fig.5 Reconstruction of adaptive second-generation wavelets

图 4 自适应二代小波的改进冗余分解

Fig.4 Improved redundant decomposition of adaptive
second generation wavelet
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SMART‐208型多频涡流检测仪，主要参数包括：检

测物理通道数 8个，检测频率 2个，阻抗平面 2种，频

率检测范围为 64 Hz~5 MHz，增益为 0~90 dB，高
通滤波为 0~500 Hz，低通滤波为 10 Hz~10 kHz。
涡流探头的响应频率为 100 Hz~100 kHz，主要用于

铁磁性材料的裂纹检测。

将涡流探头放置在试块中间部位，由左向右滑

动，依次检测 3种不同规格的矩形槽缺陷。

3.2 数据分析

3种步骤下的检测结果非常一致，0.15 mm×
1 mm×5 mm，0.17 mm×2 mm×5 mm矩形槽均可

明显识别，但 0.13 mm×0.5 mm×5 mm的矩形槽响

应信号中噪声很大，识别困难，与表面粗糙度有关。

随后采用适应二代小波变换提高信号质量。

对于 0.13 mm×0.5 mm×5 mm矩形槽阵列涡

流检测的原始信号，图 8为阻抗实部与数据点关系。

图 9为阻抗虚部与数据点关系。图 10为阻抗图。从

图形看出，在涡流检测的原始信号中，无论阻抗实部

和阻抗虚部，均存在巨大的干扰信号，导致阻抗图错

综复杂，难以识别矩形槽缺陷的存在。

采用自适应二代小波变换进行信号滤波，设计

自适应匹配涡流检测信号特征的预测器与更新器。

经过实验测试，发现预测器系数最佳个数为 8，更新

器系数最佳个数为 4，计算得到的预测器系数为

［0.13，-0.094，-0.016， 0.48， 0.48，-0.016，
-0.094，0.13］，更新器系数为［0.14，0.12，0.12，
0.14］。利用自适应匹配信号特征的预测器与更新

器对涡流信号进行一层冗余分解，得到逼近信号和

细节信号。设定信号的噪声阈值为信号峰峰值的

6%，该信号中对应的数值为 5，当小波系数小于 5
时，强制置 0。随后进行自适应二代小波信号重构，

得到消噪后的信号。图 11为自适应二代小波滤波后

阻抗实部。图 12为自适应二代小波滤波后阻抗虚

部。由图 11，12可见，阻抗实部信号和阻抗虚部信号

均得到很大提升，相应的噪声得到了消除。图 13所
示的自适应二代小波滤波后阻抗能够明显地识别出

0.13 mm×0.5 mm×5 mm的矩形槽缺陷。

图 12 自适应二代小波滤波后阻抗虚部

Fig.12 Impedance imaginary part after adaptive second-gen‐
eration wavelet filtering

图 11 自适应二代小波滤波后阻抗实部

Fig.11 Impedancereal part after adaptive second-generation
wavelet filtering

图 13 自适应二代小波滤波后阻抗

Fig.13 Impedance after adaptive second-generation wavelet
filtering

图 10 阻抗图

Fig.10 Impedance

图 9 阻抗虚部与数据点关系

Fig.9 Relation between impedance imaginary part and data
points

图 8 阻抗实部与数据点关系

Fig.8 Relation between impedance real part and data points
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4 结 论

1）阵列涡流检测能够很好地抑制提离效应，且

不受缺陷方向的影响，在水电站现场检测过流部件

涂层下裂纹具有良好的普适性。

2）自适应二代小波能够有效匹配信号特征，消

除噪声影响，提高信号质量。

3）基于自适应二代小波变换阵列涡流信号极

大提高诊断效果，能够识别出 0.13 mm×0.5 mm×
5 mm矩形槽缺陷，检测精度高，适应性强，具有较好

的工程应用价值。
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摘要 针对飞机液压泵工作强度高、工作环境复杂而导致传统性能预测方法对飞机液压泵性能变化趋势预测精度

不高的问题，提出了一种基于自回归积分滑动平均‐长短期记忆（autoregressive integrated moving average‐long short‐
term memory，简称ARIMA‐LSTM）网络的飞机液压泵性能趋势预测方法。首先，将获取的飞机液压泵性能表征参

数回油流量数据进行线性分解，得到趋势项数据和细节项数据；其次，采用自回归积分滑动平均（autoregressive
integrated moving average ，简称 ARIMA）方法对趋势项数据进行预测，同时采用长短期记忆（long short term
memory，简称 LSTM）网络方法对归一化处理后的细节项数据进行预测；最后，将两部分预测结果进行叠加，得到最

终的性能趋势预测结果。研究结果表明，采用ARIMA‐LSTM的联合预测方法对飞机液压泵性能变化趋势的预测

效果明显优于单一的ARIMA与 LSTM预测方法，为飞机液压泵性能变化趋势预测的工程应用提供了一种新方法。

关键词 飞机液压泵；性能变化；趋势预测；自回归积分滑动平均模型；长短期记忆网络
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引 言

飞机液压系统是飞机上以油液为驱动介质、为

飞机提供驱动力的整套装置［1］。飞机液压泵具有脉

动频率低、体积小、转速高和散热性能良好等优点，

能够满足飞机在高空严酷工作环境下及高强度飞行

任务对液压泵性能的要求。飞机液压泵受体积与重

量的限制，液压泵传感器网络相比于工业液压泵来

说网络布局较为简单，无法完全监测液压泵所有物

理参数［2］，不能对其工作状态和性能变化进行准确

预测，故采用数据驱动的分析手段成为飞机液压泵

故障预测诊断及趋势变化分析的有效工具［3］。采集

能有效表征飞机液压泵性能变化趋势的参数，进行

飞机性能变化趋势预测分析，对飞机视情维修及事

后保障都有重大意义。

目前，在工程中应用较为广泛的性能趋势预测

分析方法中，多项式拟合法模型建立较简单，但预测

准确度较低［4］。人工神经网络对于数据量比较少的

样本信息的适用能力较弱，网络结构不易确定且冗

余过大，模型的训练时间难以把控，实时性较差［5］。

支持向量机则容易因参数的优化问题无法输出最优

解，模型还有待改进［6］。针对上述问题，笔者将长短

期记忆神经网络和自回归积分滑动平均模型结合起

来，对飞机液压泵回油流量数据进行了预测，建立性

能趋势预测模型，提升预测精度的同时避免了陷入

局部最小值的风险。经实验验证，该模型的精确性

和稳定性都高于传统模型，能够较好地实现对液压

泵性能变化趋势的预测，有一定的工程实际意义。

1 ARIMA预测模型

时间序列也称为动态数列，是一种定量预测分

析参数未来可能值的方法，通过对时间序列数据的

分析，根据事物发展的连续性规律，通过统计分析来

建立趋势外推的数学模型［7］。时间序列分析法也称

为时间序列预测法、历史外推法或外推法［8］。ARI‐
MA模型作为时间序列分析法的一种，因其简便性

与稳定性得到了广泛的使用。

该模型首先将非平稳时间序列转化为平稳的时

间序列，然后仅对因变量的现值和滞后值以及随机

误差项的现值和滞后值进行回归运算并建立模

型［9］。使用该模型的前提条件是需要进行分析的时

间序列必须是平稳的非白噪声序列。若序列非平稳

则需要进行差分处理，直到得到平稳序列。
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ARIMA模型通用表达式为

Φ ( L ) ( 1- L )d yt= ε+ Θ ( L ) εt （1）
其中：Φ ( L )= 1- λ1L- λ2L-⋯- λp Lp，为 p阶自

回 归 系 数 多 项 式 ；Θ ( L )= 1+ θ1L+ θ2L+⋯+
θq Lq，为 p阶移动平均系数多项式；L为滞后算子；λ
和 θ分别为各自变量的估计值；yt= c+ yt- 1 + μt，
为 d 阶 单 整 序 列 ；c 为 常 数 ；μt 为 平 稳 序 列 ；t=
1，2，⋯，T；εt为均值是 0、方差为 σ 2的白噪声序。

2 LSTM预测模型理论

与传统的前馈神经网络模型相比，循环神经网络

（recurrent neural network，简称 RNN）将隐含层的节

点相互连接起来，使从输入层到隐含层的信息在隐含

层实现定向循环，即隐藏层的输入不仅包括来自输入

层的输出，还有来自上一时刻隐藏层的输出，有效提

高了处理时间相关性大数据的能力［10］。但是，在当前

信息与先前信息时间间隔较大时，不可避免地会出现

梯度消失的问题，而LSTM可有效解决该问题。

2.1 LSTM网络模型结构

LSTM网络作为新型深度学习网络，属于 RNN
的一种。相比于传统的 RNN，LSTM网络在每一个

隐含层神经元中加入了 1个由 1个储存单元和 3个
逻辑门组成的记忆模块，能够实现读取、写入和保存

的功能，使网络在梯度传播的过程中具有保存反馈

误差的功能，大大提高了网络收敛性，使网络不易陷

入局部最优解［11］。3个逻辑门分别为输入门、遗忘门

和输出门。LSTM网络记忆单元结构如图 1所示。

2.2 LSTM网络数学模型

图 1中的神经元即为循环神经网络中的隐含层

神经元，加入长短期记忆模块结构后，使网络具备了

学习长期信息的能力。该记忆模块的 3个逻辑门会

同时接收当前时刻来自输入层的状态信息和上一个

记忆模块的输出结果，并加入了当前记忆单元的状

态，由逻辑函数（S型函数）进行激活计算。

该神经元状态的输出为

ct= ft ct- 1 + it tanh (W xc xt+Whcht- 1 + bc )（2）
其中：ct- 1为第 t- 1个神经元的输出；ft和 it分别为遗

忘门和输入门的输出结果；W xc为从网络的输入层到

当前隐含层的网络权重系数；Whc为从上一个记忆模

块到当前记忆模块的网络权重系数；ht- 1为上一个记

忆模块的输出结果；bc为当前记忆模块的偏置。

信息在 3个逻辑门中的计算过程［12］如下。

1）输入门。输入门接收来自输入层的当前信

息 xt 和上一时刻的隐藏状态 ht- 1，通过 S型函数对

不同来源的信息进行计算，决定其是否激活。输入

门输出的计算公式为

it= s (Wxi xt+Whiht- 1 +Wcict- 1 + bi ) （3）
其中：s ( • )为输入门的激活函数；Wxi为网络输入层

到隐含层中当前记忆模块的权重；Whi 为上一个记

忆模块到当前记忆模块输入门的权重；ht- 1为上一

个记忆模块的输出；Wci 为上一个神经元状态到当

前输入门的权重；bi为输入门的偏置。

2）遗忘门。遗忘门的主要功能是对记忆单元

的数据进行处理，并选择是否保留上一个记忆单元

的状态，然后将处理结果与输入门处理过的状态信

息相叠加，形成新的记忆单元状态。遗忘门输出的

计算公式为

ft= s (Wxf xt+Whfht- 1 +Wcfct- 1 + bf ) （4）
其中：Wxf为从网络输入层到隐含层当前记忆模块

中遗忘门的网络权重；Whf为上一个（即第 t- 1个）

记忆模块输出到当前记忆模块遗忘门的权重；Wcf

为上一个状态神经元到当前记忆模块遗忘门的网络

权重；bf为遗忘门的偏置。

3）输出门。输出门主要依据上一个记忆单元的

输出，并结合当前遗忘门的动态控制来决定当前

LSTM记忆模块的输出。输出门输出的计算公式为

ot= s (Wxo xt+Whoht- 1 +Wcoct+ bo ) （5）
其中：Wxo 为输入层到当前隐含层输出门的网络权

重；Who 为上一个记忆模块到当前记忆模块输出门

的网络权重；Wco 为上一个状态神经元到当前输出

门的网络权重；bo为当前输出门的偏置。

3 飞机液压泵性能趋势预测模型的

建立

3.1 数据的来源与分析

笔者以某型飞机液压泵为研究对象，对飞机液

压泵的性能变化趋势开展预测研究。首先，通过专

图 1 LSTM网络记忆单元结构图

Fig.1 LSTM network memory unit structure
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用实验平台中的传感器网络获取该液压泵的性能表

征参数；其次，结合工程经验分析采集的参数数据，

得知液压泵长期工作在高强度的环境中，由于油液

污染和颗粒磨损等原因，液压泵的内泄漏量逐渐增

大，导致回油流量随时间不断增大，使飞机液压泵出

口压力和流量逐渐减小，飞机液压泵性能也随之降

低［13］，直到回油流量值大于某一阈值（一般为 2.8L/
min）时，飞机液压泵的工作性能将会进入失效状态，

剩余使用寿命快速减少，严重影响飞机的正常运行。

因此，笔者以回油流量作为飞机液压泵性能表征参

数，对该型号飞机液压泵的性能变化趋势进行研究。

结合实际工程经验分析数据结构可知，回油流

量数据序列随着时间呈逐渐上升的趋势，是一个非

平稳、带有近似线性趋势的序列｛xt｝，可以将其分解

为趋势项｛xt1｝和细节项｛xt2｝，分别进行预测研究。

具体线性分解公式为

xt1 =

ì

í

î

ï
ï
ï
ï

1
t ∑j= 0

t

x t

1
k ∑j= t- k

t

xt

( t≤ k )

( k< t≤ n )
（6）

xt2 = xt- xt1 （7）
其中：k为光滑系数，多次实验后取 k= 25。

在分解数据后，通过研究分析可知，趋势项数据

变化趋势较为平缓，数据的波动性不强，故采用对近

线性时间序列适应性更好的 ARIMA预测模型对其

进行预测分析。细节项数据主要由回油流量数据中

的随机部分组成，数据呈现较为明显的波动性，故采

用对随机信息处理能力强的 LSTM深度学习模型

进行预测。

3.2 基于ARIMA‑LSTM预测模型的建立

图 2为基于 ARIMA‐LSTM液压泵性能变化趋

势预测流程。使用分解后的趋势项数据和细节项数

据分别建立 ARIMA预测模型和 LSTM预测模型，

并对分解后的数据进行预测。将 2个模型得到的结

果进行叠加，得到最终的预测结果，具体流程如图 2
所示。

采用 ARIMA‐LSTM方法对飞机液压泵性能

变化趋势进行预测，可分为以下 3个部分。

3.2.1 对趋势项数据进行预测

趋势项数据的预测分为 4个步骤。

1）数据平稳性检验。数据的平稳性对时间序

列分析结果有着重要影响，一般使用时序图检验法

和自相关以及偏相关系数图对数据的平稳性进行检

验。若数据不平稳，则需要对其进行适当的差分处

理并重新检验，直到数据平稳为止。其中，差分处理

的次数就是 ARIMA（p，d，q）中的阶数［14］。通过时

序图检验法检验得知，细节项数据为非平稳数据，需

要进行差分处理。

2）模型的识别与定阶。模型的识别是指根据

时间序列的自相关函数和偏自相关函数的截尾和拖

尾性来初步判断适合的模型类型。模型的识别判定

方法如表 1所示。

依据模型自相关函数的特性，确定模型的阶数，

图 2 基于ARIMA-LSTM液压泵性能变化趋势预测流程

Fig.2 Hydraulic pump performance change trend prediction
process based on ARIMA-LSTM

表 1 模型的识别判定方法

Tab.1 Model identification method

模型

AR(p)
MA(q)
ARMA(p, q)

自相关函数

拖尾性

截尾性

拖尾性

偏自相关函数

截尾性

拖尾性

拖尾性
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使用模型识别后得到赤池信息准则（akaike informa‐
tion criterion，简 称 AIC）统 计 量 、许 瓦 兹 检 验

（schwarz criterion，简称 SC）统计量以及异方差准则

（heteroskedasticity criterion，简称 HC）统计量，并依

据最小信息准则来比较 3种统计量的大小，最终确定

模型为ARIMA（5，1，5），其中AIC值为-9.213 9。
3）模型的参数估计与检验。模型的参数估计通

常使用最小二乘估计法和极大似然估计法等。由于

最小二乘估计法计算量较小，且精度满足估计要求，

故笔者采用最小二乘估计法对参数进行估计［15］。模

型的残差检验主要是判断残差序列是否能够通过白

噪声序列检验。若通过检验，则模型可以对未来的

数据进行预测；若模型不通过检验，则需要重新拟合

直至残差序列能够通过白噪声检验为止［16］。

4）趋势项预测。将 520个趋势项数据分为 52
组，每组 10个，将前 50组数据作为训练数据，对后 2
组数据值进行预测，得到趋势项预测结果。

3.2.2 对细节项数据进行预测

细节项数据的预测分为 5个步骤。

1）数据归一化。为提升神经网络模型的训练

效果，需要将数据进行归一化处理，使归一化后的数

据在-1~1之间。

2）构成训练数据与测试数据。细节项数据共

有 520个，将前 500个数据作为模型的训练数据，向

后预测 20个数据，第 501~520原始数据作为对比数

据。对 500组数据分别进行相空间重构，重构嵌入

维度为 12，得到模型输入数据矩阵维度为 480×12，
重构后的训练模型输出数据矩阵维度为 480×5，输
入输出数据同时输入到网络中进行训练。

3）构建网络。LSTM输入神经元个数为 12，输
出神经元个数为 5，隐含层神经元个数为 18，模型迭

代次数为 500。在模型训练过程中，通过计算模型

的适应度函数值来判断模型是否达到精度要求。当

模型达到精度要求时，则输出构建好的 LSTM网

络；若模型未达到精度要求，则需通过误差反向传递

更新不断修正模型，直到模型达到预测精度的要求。

4）细节项预测。将重构后前 500个输入输出数

据同时代入 LSTM进行训练，得到细节项的 LSTM
预测模型。将后 20个数据的输入代入预测模型，得

到细节项预测结果。

5）反归一化。将得到的 LSTM模型预测结果

反归一化，还原细节项的预测结果。

3.2.3 得到最终预测结果

将趋势项预测结果与细节项预测结果叠加，得

到最终ARIMA‐LSTM组合预测结果。

4 实验验证

4.1 数据的预处理

在实验中，对所获取的参数数据进行预处理，剔

除干扰数据，选择其中时间关联性较强的数据作为

实验数据，以此来保证实验数据的有效性。在整个

实验过程中，在实验连续时间内获取回油流量数据，

采集 250个数据。由于数据量较小，且只能观测单

一指标的时间序列，无法有效寻找数据间的潜在关

系［17］，故笔者对数据进行插值处理，将数据扩大为

500个。将数据进行分解后，选择适当的嵌入维度

对趋势项数据进行相空间重构。将原始的一维时间

序列转化为多维相空间矩阵，利用重构好的矩阵数

据进行网络建模和测试。

4.2 实验结果

为了验证 ARIMA‐LSTM模型的预测效果，笔

者将 ARIMA‐LSTM模型、单一的 ARIMA模型和

单一的 LSTM模型对回油流量的预测结果与真实

值进行对比。ARIMA‐LSTM模型与单一模型预测

效果对比如图 3所示。可以看出，飞机液压泵的回

油流量随着采样点数的增加而逐渐增大，呈近线性、

非平稳上升的趋势。这说明随着回油流量的增加，

飞机液压泵的性能逐渐下降，3种预测模型均可描

述飞机液压泵性能变化趋势，实现了预测的效能。

通过对 2种模型预测值与真实值接近程度的比

较，可以看出 ARIMA‐LSTM模型对回油流量的预

测曲线与真实值曲线的贴合程度明显优于单一的

ARIMA 模 型 和 单 一 的 LSTM 模 型 。 ARIMA ‐
LSTM模型的预测效果更好，其细节项预测模型预

测均方误差如图 4所示。由图 4可以看出，LSTM
细节项预测模型在迭代到约 900时，达到了收敛，模

型实现了预测精度最优化。

趋势项预测模型全部样本预测误差如图 5所
示。从图 5可以看出，ARIMA趋势项预测模型的预

图 3 ARIMA-LSTM模型与单一模型预测效果对比

Fig.3 Comparison of ARIMA-LSTM model and single mod‐
el prediction

738



第 4 期 崔建国，等：基于ARIMA‐LSTM的飞机液压泵性能趋势预测方法

测误差值维持在 0.1以下，对趋势项数据实现了较

为准确的预测。

基于 ARIMA‐LSTM模型的第 51，52组数据预

测结果如图 6所示。可以看出，ARIMA‐LSTM模

型预测得到的回油流量曲线和回油流量真实值曲线

的贴合程度很高，证明了 ARIMA‐LSTM模型对回

油流量数据预测效果良好，具有较高的预测精度，适

用于液压泵性能变化趋势的预测。

3种模型最后 2组测试样本的预测结果如表 2

所示。3种预测模型的相对平均误差如表 3所示。

通过计算 3种模型的预测结果与相对平均误差

可以看出，ARIMA‐LSTM模型的预测精度达到了

约 95.01%，高于单一 ARIMA模型的精度 80.74%
和单一 LSTM模型的精度 93.72%，对液压泵回油

流量数据预测效果更好。

5 结束语

实验结果表明，ARIMA‐LSTM预测模型通过

将飞机液压泵回油流量数据拆分为趋势项数据和细

节项数据，分别建立 ARIMA预测模型和 LSTM网

络模型来对数据进行预测。将趋势项和细节项预测

结果叠加，得到最终回油流量预测结果，采用某型飞

机液压泵真实实验数据与预测结果进行对比验证。

结果表明，相比于单一的 LSTM和 ARIMA预测模

型，ARIMA‐LSTM模型有针对性地处理了具有非

平稳特性的回油流量数据的不同组成部分，使飞机

液压泵性能参数变化趋势的预测精度明显提升，能

有效分析飞机液压泵的性能变化趋势，具有较高的

工程实用价值。
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基于振动能量发电的自适应机械同步开关
∗

黄 瑶， 万小丹， 刘伟群
（西南交通大学机械工程学院 成都，610031）

摘要 为了解决无线传感器的供电困难以及常用标准电路和同步开关电路有限的能量提取效率，提出了一种优化

的自适应机械同步开关，并将其运用于并联同步开关电感电路。根据自适应机械同步开关的工作原理建立了仿真

模型，采用噪声激励对自适应机械同步开关进行了研究与分析，通过振动实验台对结构进行实验测试。结果表明，

优化的自适应机械同步开关电路能够很好地适应噪声环境，采集到的负载平均功率大约为标准电路的 3倍。该自

适应机械同步开关能够自动检测悬臂梁幅值，且控制开关在位移峰值附近闭合，为振动能量发电装置提供了实践和

理论指导。

关键词 振动能量回收；能量提取电路；自适应机械开关；噪声激励

中图分类号 TH128；TH113；TM461

引 言

近几年，压电能量提取装置备受关注［1‐2］，常见

的压电能量提取电路有标准能量提取电路（stan‐
dard energy harvesting，简称 SEH）、同步开关电感

电路（synchronized switching harvesting on an induc‐
tor，简称 SSHI）、同步电荷提取电路（synchronous
electric charge extraction，简称 SECE）和优化的同

步电荷提取电路等。其中：SEH结构简单可靠，但

能量提取效率不高；SSHI提取效率高，但同步开关

很难实现最优位置控制［3］；SECE能够提取压电材

料的全部能量，但其同步开关闭合时间要求非常

高［4］；优化的同步电荷提取电路结构复杂，转换效率

不高［5‐6］。

基于常用的提取电路都需要同步开关进行控

制，Chamanian等［7］提出了基于 SSHI的电子断路器

来控制同步开关。Liang等［8］提出了速度控制同步

开关。朱莉娅等［9］提出了一种无源同步开关电路。

这些同步开关电路本身会消耗能量，且其闭合时刻

有一定的延迟。由于同步开关的闭合、断开时刻直

接影响能量提取效率，因此不消耗电能的机械同步

开关有较大的发展前景。常见的机械同步开关是在

压电元件两侧设置固定电极或可调电极［10‐12］，这些

机械同步开关很难适应集能器振幅不规则变化的情

况，而实际振动环境的振动源大多为无规律的噪声

激励［13‐14］，故机械同步开关能量提取效率始终受到

限制。

机械同步开关能够在各种振动环境下自动跟随

集能器的位移幅值，不需要额外的电子元件，仅需要

很小的启动电压就能正常工作，使 SSHI电路的能

量提取效率大幅提升。笔者根据现有机械同步开关

的不足，优化设计了一种能够自适应振动环境的机

械开关。根据自适应机械开关的工作原理，建立了

仿真模型。由于实际振动环境通常为噪声环境，因

此对设计的机械同步开关的参数在噪声环境下进行

了仿真分析，研究结构的参数选择规律。采用合适

的参数分别对所设计的机械开关电路和标准电路进

行实验测试比较。

1 并联同步开关能量提取电路

标准电路由一个整流桥和滤波电容组成，能够

实现能量提取，但效率不高。同步开关电感电路在

标准电路中引入了电感与同步开关来提高能量的提

取效率。并联同步开关能量提取电路如图 1所示。

在正弦激励下，压电材料产生正弦交流电压，当

压电材料运动到位移峰值处时，整流桥断开，压电材

料的剩余电荷储存在自身电容 C0中。同步开关闭

合后，谐振电路（包含一个电感 L和一个电容 C）振

荡开始，在电感器作用下，压电元件 C0中的电压方

DOI:10.16450/j.cnki.issn.1004‐6801.2021.04.016
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向发生改变并再次储存到 C0中，电流瞬间增加然后

减小到 0，随后压电材料新产生的电压与 C0储存的

电压一起在负方向增大，再给负载供电。并联同步

开关能量提取电路工作波形如图 2所示。可以看

出，通过并联同步开关能量提取电路的负载电压明

显增加，其中，同步开关即使不在压电元件位移峰值

处闭合，负载电压同样有所提高，这有利于提升能量

提取电路的工作效率。同步开关的闭合位置越靠近

位移极值点，能量提取效率越高。

2 自适应并联机械同步开关能量提取

电路

2.1 自适应并联机械同步开关结构

自适应机械开关电路原理如图 3所示。结构中

间为压电悬臂梁，其靠近固定端的位置贴有压电片

用来产生电能，2个开关悬臂梁安装在压电悬臂梁

的两侧，其末端有一个质量块和一个忽略质量的缓

冲弹簧。缓冲弹簧与发电悬臂梁的质量块接触时可

形成回路，2个开关悬臂梁和压电悬臂梁就构成了 2
个机械开关。

2.2 自适应机械开关建模

自适应机械开关的系统等效模型如图 4所示。

其中：M1，K1，μ1分别为压电悬臂梁的等效质量、等

效刚度和等效阻尼；M2，K2，μ2分别为开关悬臂梁的

等效质量、等效刚度和等效阻尼；K3，μ3分别为缓冲

弹簧的刚度与阻尼。压电悬臂梁与开关悬臂梁是一

个二阶振动系统，缓冲弹簧可认为是一个一阶系统，

其阻尼力大于弹性恢复力。

根据以上等效模型可推导出压电悬臂梁与开关

悬臂梁机械部分的运动方程为

M 1 ẍ 1 + μ1 ẋ 1 + K 1 x 1 + F 1 + F 2 =M 1γ （1）

{M 2 ẍ2 + μ2 ẋ2 + K 2 x2 =M 2γ

M 2 ẍ 3 + μ2 ẋ 3 + K 2 x 3 =M 2γ
（2）

其中：x1，x2和 x3分别为压电悬臂梁和 2个开关悬臂

梁的位移；γ为外界激励加速度。

只有当压电悬臂梁与某一开关悬臂梁接触时，

F1或 F2不等于 0，此时相对应的机械开关闭合，在其

他时刻机械开关处于断开状态。

2.3 噪声仿真分析

由于实际环境中的振动信号大多为多变噪声，

同时为证明所推导模型的正确性，笔者采用噪声激

励作为激励源进行仿真分析。图 5为系统位移仿真

波形。从图 5可以看出，开关悬臂梁的位移在大多

数情况下都能保持在压电悬臂梁位移的峰值附近，

即机械开关能够在压电悬臂梁的位移峰值附近闭

合。这说明所提出的机械开关能自动适应压电悬臂

图 2 并联同步开关能量提取电路工作波形

Fig.2 Operational waveforms of parallel synchronous switch
circuit

图 1 并联同步开关能量提取电路

Fig.1 Parallel synchronous switch circuit
图 3 自适应机械开关电路原理

Fig.3 Principle of adaptive mechanical switch circuit

图 4 系统等效模型

Fig.4 Equivalent model
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梁的振动幅值。

从图 5看出，部分波动比较明显的地方，开关悬

臂梁不在位移峰值处与压电悬臂梁接触，或者二者

不接触。随后对开关悬臂梁的参数进行了优化分

析，以确定系统的最优参数，提高能量提取效率。为

评估机械开关参数，仿真后选取若干个周期，选用

x1，x2的波形为研究对象，取出每个周期中 x1的最大

位移值与 x1，x2接触点的位移值的差值-△x和 x1，
x2未接触时峰值处的位移差值△ x，通过式（3）求

解-△x与△x的均方根值（无量纲）S。S越小，说

明 x2与 x1的接触点越靠近 x1的极值点。机械开关的

闭合位置越靠近极值点，能量提取效率越高。

S= (-Δx )2 +( Δx )2 （3）
开关悬臂梁优化分析如图 6所示。可以看出，

随着开关悬臂梁等效刚度K2的增加，S值迅速减小，

稍有稳定后再缓慢上升。这说明 K2很小时能量采

集效率很低，随着 K2增大，能量采集效率同样有所

下降，这是由于 K2太小，在噪声激励下很容易就被

压电悬臂梁撞击导致弹开，所以其能量提取效率很

低。随着 K2继续增大，开关悬臂梁能够在位移峰值

处与压电悬臂梁接触，但是开关悬臂梁同样会限制

压电悬臂梁的振动，导致产生的总能量减少，不利于

能量采集，且此时的机械开关总是提前闭合，使能量

采集效率不高。同样的，阻尼 μ2的规律与刚度 K2类

似。随着开关悬臂梁等效质量 m2的增加，S值总体

上逐渐增加，能量采集效率变低；但是当 m2小于

0.005 kg 时 ，m2 越 大 ，S 的 值 反 而 越 小 。 m2 值 在

0.005~0.02 kg时，系统的稳定性较好。由此得出开

关悬臂梁的固有频率较低但不是最低时，S值相对

较小，更有利于提高能量采集效率，开关悬臂梁刚度

K2，μ2的影响明显大于 m2。总之，开关悬臂梁的刚

度K2、阻尼 μ2与质量m2存在一组最优解。

图 7为缓冲弹簧参数优化分析。通过对缓冲弹

簧参数的仿真，发现缓冲弹簧的刚度K3越大，S值越

小，其刚度值远大于开关悬臂梁的刚度 K2。同样

的，如图 7所示，缓冲弹簧的阻尼 μ3越大，S值越小。

可见，一个有较高刚度和阻尼的缓冲弹簧更有利于

提高自适应机械开关电路在噪声激励下的采集效

率，这与正弦激励时的参数选择有一些区别。

3 实验验证

通过对模型的仿真分析，结合实际情况，选择合

适的系统参数搭建实验平台。采用噪声激励进行测

试分析，系统参数如表 1所示。

实验平台如图 8所示，该装置由 1个压电悬臂梁、

2个固有频率较低的悬臂梁和 2个有较大阻尼的缓冲

弹簧组成。此压电悬臂梁采用不锈钢梁（100 mm×
20 mm×1 mm），其末端粘接 2个铁块。低频悬臂梁

采用厚度为 0.2 mm的铍铜，其固定端去掉一部分材

料以降低刚度，缓冲弹簧和质量块安装在低频悬臂

梁的末端。压电片贴在靠近压电悬臂梁的固定端

处，采用并联同步开关接口电路提取能量。接口电

图 6 开关悬臂梁优化分析

Fig.6 Optimization of cantilever switch

图 5 系统位移仿真波形

Fig.5 Simulated displacement waveform
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路通过导线分别与压电悬臂梁、开关悬臂梁和压电

片的固定端连接。开关悬臂梁与压电悬臂梁之间为

低密度海绵材质的缓冲弹簧。海绵表面覆盖有一层

导电胶，以保证机械开关能够导通。海绵作为机械

开关的一个电极，压电悬臂梁的质量块作为另一个

电极，这样形成了一个单刀双掷开关。该结构安装

在一个振动器上，通过电脑产生噪声信号传给功率

放大器，功率放大器驱动振动器，所测得的数据回传

到电脑并保存。

实验平台搭建完成后，首先断开电路，通过信号

发生器给振动台 1个固定的正弦加速度，从小到大调

节激励频率；然后，观察示波器显示的悬臂梁位移值。

发现压电悬臂梁在激励频率为 46.7 Hz时，产生的位

移值最大，即压电悬臂梁的固有频率约为 46.7 Hz。
这与仿真计算所得固有频率 46.3 Hz基本一致。

采用正弦激励来验证结构的性能，当固定激励

频率为 47 Hz时，通过调节加速度来改变压电悬臂

梁的幅值，保持压电悬臂梁的位移幅值为某一恒定

值，分别测量 2种电路的最优负载电压，并计算出最

优负载功率。机械开关电路的最优电阻值选用 800
kΩ，标准电路的最优电阻值选用 200 kΩ，分别测量

了压电悬臂梁幅值为 0.5，0.75，1，1.25和 1.5 mm时

的负载电压，得到 2种电路的负载功率如图 9所示。

可以看到，随着压电悬臂梁位移幅值的增加，2种电

路的最优功率都增大，机械开关电路的最优功率明

显高于标准电路，且压电悬臂梁的振幅越大，其优势

越明显。

采用频率为 35~55 Hz的噪声激励分别对自适

应机械开关电路和标准电路进行测试。为保证一致

性，在测试标准电路时仅断开电路中的开关线。2
种电路实验电压比较如图 10所示。实验测得压电

悬臂梁的位移、标准电路的负载电压与压电片电压

以及机械开关电路的负载电压与压电片电压。如图

10（a）所示，在噪声激励条件下大多数周期内，开关

悬臂梁都能够自适应压电悬臂梁的振幅，且接触时

机械开关能够正常工作，然而机械开关闭合的位置

图 7 缓冲弹簧参数优化分析

Fig.7 Parameter optimization of buffer springs

表 1 系统参数

Tab.1 Parameters of the system

参数

等效质量m1/kg
等效刚度K1/(N·m-1)
阻尼系数 μ1/(N·m-1·s)
等效质量m2/kg
等效刚度K2/(N·m-1)
阻尼系数 μ2/(N·m-1·s)
等效刚度K3/(N·m-1)
等效阻尼 μ3/(N·m-1·s)
电容 C0/F
电感值 L/H
电阻值 RL/kΩ

数值

0.013
1 100
0.03
0.008
3.8
0.15
185
0.5

2.4×10-8

2×10-3

200

图 8 实验平台

Fig.8 Experimental setup

图 9 2种电路的负载功率

Fig.9 Optimal power of the two circuits
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并不固定。随着压电悬臂梁位移幅值的迅速减小，

机械开关会出现无接触的情况。随着压电悬臂梁位

移幅值的迅速增大，机械开关可能会提前闭合，总体

上电路的负载电压稳定，虚线处表明此时的机械开

关在压电悬臂梁位移峰值附近闭合。如图 10（b）所

示，标准电路的负载电压明显低于自适应机械开关

电路，且标准电路的位移幅值略高于机械开关电路。

这说明笔者所提出的自适应机械开关电路的能量提

取效率有所提高，自适应机械开关电路的平均负载

电压大约为标准电路的 2倍。

将所得到的负载电压分为若干段，分别取每一

段电压的平均值，再求得每一段电压的平均功率。

图 11为 2种电路实验平均功率比较。可以看出，机

械开关电路的负载平均功率大约为标准电路负载平

均功率的 3倍，且机械开关电路的负载平均功率波

动范围明显大于标准电路。这是因为在噪声激励

下，机械开关不能在每个周期都正常工作，其直接影

响到负载功率的大小，因此机械开关电路的负载平

均功率有较大起伏。这种现象并不影响电路输出功

率的提升，笔者所提出的自适应机械开关大幅提高

了 SSHI在噪声激励条件下的能量提取效率。

4 结束语

提出了一种优化的自适应机械同步开关，通过

建模、噪声激励仿真分析和实验验证，证明了所提出

的结构能够自适应不规则的噪声振动环境，且能有

效提高压电材料的能量提取效率。在噪声激励仿真

过程中发现，开关悬臂梁的刚度与等效质量有一个

最优选择区间，而较高刚度和阻尼的缓冲弹簧更有

利于提高自适应机械同步开关电路在噪声环境中的

采集效率。由于噪声激励的变化多样，自适应机械

同步开关难免会有一些无接触或提前接触的情况出

现，且这种情况很难避免，故在实际选择时，可结合

仿真结果选择合适的参数值，并进行相应的取舍以

满足实际需求，这与正弦激励的参数选择有较大区

别。笔者根据仿真结果搭建了实验平台，实验结果

表明，采用噪声激励时，自适应机械同步开关电路的

负载平均功率大约为标准电路负载平均功率的 3
倍，能量提取效率明显提高。

采用开关悬臂梁作为 SSHI的自适应机械同步

开关，能有效提高能量的提取效率，仿真分析和实验

也发现开关悬臂梁的参数对系统的影响比较明显。

因此，今后工作将继续优化机械同步开关的参数，进

一步提高能量提取效率。
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活塞织构对液压减振器动态阻尼特性影响分析
∗

于洋洋 1，2，3， 张俊红 1，2， 王 俊 1，2， 孟祥德 2，3， 张学玲 2，3

（1.天津大学内燃机燃烧学国家重点实验室 天津，300072）
（2.天津大学仁爱学院 天津，301636）

（3.天津捷强动力装备股份有限公司 天津，300410）

摘要 考虑活塞具有矩形织构的摩擦与润滑因素，研究充气式双筒液压减振器动态阻尼特性。建立双筒液压减振

器的阻尼特性数学模型和动压润滑方程，对减振器阻尼特性数学方程的复原和压缩行程进行求解，得到减振器上、

下腔压力。采用雷诺空化边界条件，将上、下腔压力作为初始压力，对 Reynolds方程采用五点差分法进行离散，利

用超松弛迭代法（successive over‐relaxation，简称 SOR）进行求解，得到摩擦阻尼力。分析了活塞运动速度、织构深

度、织构宽度、油膜厚度、活塞半径和宽度等因素对摩擦阻尼的影响，以及摩擦因素对减振器动态阻尼特性的影响，

研究发现：减振器活塞与缸筒之间的摩擦力和阻尼力随着活塞速度、织构宽度和活塞宽度的增加而增加，随着织构

深度的增加而先增加后减小，随着油膜厚度的增加而减小；活塞半径对摩擦力无明显影响。

关键词 液压减振器；矩形织构；摩擦；雷诺方程；阻尼力

中图分类号 TH703

引 言

减振器是车辆悬架系统的重要组成部分，对车

辆的平顺性与舒适性有重要影响，并影响其他机件

的寿命［1‐2］。车辆在追求平顺性和舒适性的要求下，

减振器的性能和对车辆性能的影响越来越值得研

究。传统设计方法确定设计参数主要根据经验，对

减振器反复试验、修正与调整，需要进行多次试验。

此种方式周期长、成本高且较难获得最优的减振器

特性。因此，采用数值解析的方法对减振器的性能

进行预测，在设计阶段对减振器进行优化设计成为

重要的研究方向。

目前，研究双筒液压减振器性能的方法均应用

了流体力学理论，是基于数学模型的方法。Duym
等［3‐4］和 Yung等［5］在对减振器内部结构和运行过程

建模的基础上，提出了物理模型，分析了减振器的减

振性能。Besinger等［6］，Berger［7］和 Lion等［8］提出了

由缓冲器、弹簧和摩擦元件组成的流变模型，分析了

减振性能和结构参数对阻尼特性的影响。任卫群

等［9］开发系统完整的减振器仿真模型，分析了减振

器内部结构及参数，研究了调整减振器内部结构对

减振器阻尼特性的影响。于振环等［10］基于流 ‐固耦

合有限元分析，建立了减振器流‐固耦合动力学模型，

得到了减振器动态响应特性、减振器阻尼力‐速度曲

线、流体压力场特性以及示功图，对减振器进行减振

性能试验，并将试验结果与仿真结果进行对比分析。

纪云峰［11］和张凯［12］考虑活塞与减振器缸筒之间的摩

擦力，建立阻尼力求解模型，分析了充气式减振器的

减振性能，将流体力学理论应用于双缸液压减振器的

仿真过程，但摩擦力是用常数或经验公式获得。在汽

车双向液压减振器的仿真研究中，活塞与减振器缸之

间存在复杂的动态润滑性能。考虑到活塞表面与气

缸之间的流体润滑和摩擦，目前还没有相关文献考虑

摩擦阻尼对减振器的影响。因此，有必要建立一个完

整的减振器系统的数学模型，反映减振器活塞的内部

结构参数对减振器动态阻尼特性的影响。

减振器缸筒与活塞之间的摩擦是减振器阻尼特

性的重要因素。笔者考虑活塞与减振器缸筒之间具

有矩形织构的摩擦与润滑因素，建立双筒液压减振

器的阻尼特性数学模型和动压润滑方程，分析了活

塞运动速度、织构深度、织构宽度、油膜厚度、活塞半

径和宽度等因素对摩擦阻尼的影响，以及摩擦因素

对减振器阻尼特性的影响，为减振器的设计提供重

要参考。
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1 分析模型与求解

图 1为双筒液压减振器结构示意图。车身和车

轮相对运动时，活塞杆带动活塞相对于工作缸运动，

工作缸与储油缸内的油液经过阀系相对流动，产生

阻尼力，从而减缓车身与车轮的相对运动，达到减振

的作用。

1.1 复原行程与压缩行程

在复原阀开阀前，油液流经常通节流孔和活塞

缝隙。常通节流孔属于管嘴流动，流量为 QT；活塞

缝隙为环形偏心缝隙，流量为Qxl。其表达式分别为

QT = C qAT
2( p1 - p2 )

ρ
（1）

Q xl =
2.5πd hh0 3 ( p1 - p2 )

12μL y
（2）

其中：Cq为常通节流孔的流量系数；AT为常通节流

孔的总面积（m2）；ρ为油液密度（kg/m3）；d h为活塞

直径（m）；μ为油液动力黏度（Pa·s）；L y为活塞轴向

宽度（m）；h0为活塞与缸筒之间油膜厚度（m）；p1为
减振器上腔压力（Pa）；p2为减振器下腔压力（Pa）。

开阀前，油液从复原腔室流入压缩腔室的总流

量为

Q fh = QT + Q xl （3）
减振器复原阀被打开后，油液经过常通孔和复

原阀孔从复原腔室流入压缩腔室，即上腔流入下腔，

油液经过常通节流孔与复原阀孔，两孔为并联状态。

总流量Q fh为流经常通节流孔的流量QT和复原阀孔

的流量 Q f之和。其中，复原阀孔的流量包括复原阀

节流孔流量 Q fc和环形平面缝隙流量 Q ff，两者是串

联的，数值相等，即Q fc = Q ff。活塞的运动速度为 v，
范围为 vf1<v<vf2，其中，vf2为复原阻尼阀片开口最

大时活塞运动速度的临界值。由此可得

Q fc = ε fcA fc
2 ( p1 - p2 )

ρ
（4）

Q ff =
πδ3rf ( p1 - p2 )
6μ ln ( rbf/rkf )

（5）

其中：δ rf = f rf - f rf0；ε fc为复原阀节流孔的流量系数；

A fc为复原阀常通孔的总面积（m2）；rbf为原节流阀片

的外半径（m）；rkf为复原节流阀片缺口半径（m）；δ rf
为复原阀片的开度（m）；f rf0 为复原阀片的预变形

量（m）。

复原阀片的变形量为

f rf =
p1 - p2
h ffp

G rffp （6）

其中：h ffp为复原阀片的厚度（m）；G rffp为复原阀片的

变形系数。

图 2为阀片变形曲线图。圆环形阀片在任意半

径 r处的弯曲变形［13］为

f r =
p
h3
G r

其中：G r =T c1 ln r+T c2 r 2 ln r+T c3 r 2+T c4+T 1B r 4。

减振器开阀前，油液从复原腔室流入压缩腔室

的总流量为

Q fh = QT + Q f （7）
贮油腔内的气体体积为初始体积V 0，气体压强

为初始压强 p30，假设工作行程中为理想气体且减振

器在一个工作行程内温度不变，可得 p3 ( t )V ( t )=
p30V 0，气体的连续性方程为 V ( t )=V 0 + XA g。减

振器工作时，近似为正弦激励，减振器活塞的相对位

移认为是正弦函数

{X = X 0 sin (ωt )
v= ωX 0 cos (ωt )

（8）

气体的背压使浮动活塞两侧压力相等，即 p2 =
p3。根据复原和压缩行程中流经活塞总成的油液流

图 1 双筒液压减振器结构示意图

Fig.1 Structural sketch of hydraulic shock absorber

图 2 阀片变形曲线图

Fig.2 Deformation curve of valve plate
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量与活塞速度之间的关系式

{Q fh = v ( A h - A g )
Q yh = v ( A h - A g )

（9）

得到减振器工作时的上腔压力 p 1和下腔压力 p2。

1.2 减振器活塞‑缸筒摩擦副润滑

双筒液压减振器在减震工作时，减振器活塞‐缸
筒摩擦副的摩擦力求解通常采用常数或经验公式计

算，无法反映减振器活塞外表面结构对减振器阻尼

特性的影响。摩擦副润滑分析的平均 Reynolds方
程广泛应用于动压滑动轴承［14］、内燃机和液压缸的

活塞与缸套［15‐17］等，能够详细分析结构对摩擦副的

润滑和摩擦特性的影响。双筒液压减振器活塞和缸

筒之间的动态润滑与动压滑动轴承［14］、内燃机和液

压缸的活塞与缸套［15‐17］等条件和原理相同。因此，

采用减振器活塞‐缸筒摩擦副润滑分析的平均 Reyn‐
olds方程［14］耦合减振器阻尼特性数学模型来求解摩

擦阻尼特性。

平均 Reynolds方程表达式为

∂
∂x ( h3μ ∂

-p
∂x )+ ∂

∂y ( h3μ ∂
-p
∂y )= 6v ∂h∂x （10）

其 中 ：p̄ 为 油 膜 平 均 压 力（Pa）；h 为 实 际 油 膜 厚

度（m）。

1.2.1 实际油膜厚度

实际油膜厚度为

h= h0 + hp （11）
其中：hp为活塞外表面织构的油膜厚度（m）。

图 3为活塞外表面实际油膜的形状和厚度。假

设活塞外表面为 15个均匀分布的矩形织构，如图 3
所示，织构的膜厚方程为

hp = {c0 ( |y|≤ rp )
0 ( y> 0 )

（12）

1.2.2 边界条件

减振器活塞的间隙流场是收敛和发散的润滑间

隙，根据供油情况和几何结构，确定减振器活塞的间

隙油膜入口边界和出口边界。笔者采用雷诺空

化［14‐15］的边界条件，标准大气压力为 p0，其表达式为

p ( x，y= 0 )= p1，p ( x，y= Ly )= p2，p ( x= 0，y )=
p0，p ( x= 2πR，y )= p0。

1.2.3 控制方程的数值求解

采用五点差分公式对式（10）进行离散，求解区

域划分为等距网格，活塞轴向和周向划分为m×n=
325×325个网格，坐标系（i，j）为每个节点的位置，

其中：0≤i≤m；0≤j≤n。采用五点差分法对式（10）
进行离散，差分形式为

é

ë
ê
∂
∂x (h3 ∂p∂x )ùûú i，j=

1
Δx

é

ë

ê
ê(h3 ∂p∂x )

i+ 1
2，j

- (h3 ∂p∂x )
i- 1

2，j

ù

û

ú
ú =

1
Δx

é
ë
êh3

i+ 1
2，j

p i+ 1，j- pi，j
Δx - h3

i- 1
2，j

p i，j- pi- 1，j
Δx

ù
û
ú =

1
( Δx )2

é
ë
ê
1
2 ( h

3
i+ 1，j+ h3 i，j ) ( pi+ 1，j- pi，j )-

1
2 ( h

3
i，j+

h3 i- 1，j ) ( pi，j- pi- 1，j ) ù
û
ú =

1
2( Δx )2 [ ( h

3
i+ 1，j+ h3 i，j ) pi+ 1，j-( h3 i+ 1，j+ 2h3 i，j+

h3 i- 1，j ) pi，j+( h3 i，j+ h3 i- 1，j ) pi- 1，j］ （13）

é

ë
êê
∂
∂y (h3 ∂p∂y )ùûúú i，j=

1
Δy

é

ë

ê
êê
ê(h3 ∂p∂y )

i+ 1
2，j

- (h3 ∂p∂y )
i- 1

2，j

ù

û

ú
úú
ú =

1
Δy

é

ë
êh3

i+ 1
2，j

p i+ 1，j- pi，j
Δy - h3

i- 1
2，j

p i，j- pi- 1，j
Δy

ù

û
ú =

1
( Δy )2

é
ë
ê
1
2 ( h

3
i+ 1，j+ h3 i，j ) ( pi+ 1，j- pi，j )-

1
2 ( h

3
i，j+

h3 i- 1，j ) ( pi，j- pi- 1，j ) ù
û
ú =

1
2( Δy )2 [ ( h

3
i+ 1，j+ h3 i，j ) pi+ 1，j-( h3 i+ 1，j+ 2h3 i，j+

h3 i- 1，j ) pi，j+( h3 i，j+ h3 i- 1，j ) pi- 1，j］ （14）

( )∂h∂x
i，j

= hi+ 1，j- hi- 1，j
2Δx （15）

令 a0i，j=
hi+ 1，j- hi- 1，j

2Δx ，

a1i，j=
1

2( )Δx 2

é

ë
ê
ê( h3μ )

i+ 1，j

+ ( h3μ )
i，j

ù

û
ú
ú，

图 3 活塞外表面的实际油膜的形状和厚度

Fig.3 Distribution of oil film shape and thickness on the
outer surface of the piston
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a2i，j=
1

2( )Δx 2

é

ë
ê
ê( h3μ )

i，j

+ ( h3μ )
i- 1，j

ù

û
ú
ú，

a3i，j=
1

2 ( )Δy
2

é

ë
ê
ê( h3μ )

i，j+ 1

+ ( h3μ )
i，j

ù

û
ú
ú，

a4i，j=
1

2 ( )Δy
2

é

ë
ê
ê( h3μ )

i，j

+ ( h3μ )
i，j- 1

ù

û
ú
ú，

a5i，j=-
1
2 { 1
( )Δx 2

é

ë
ê
ê

ù

û
ú
ú( )h3μ

i+ 1，j

+ 2 ( )h3μ
i，j

+ ( )h3μ
i- 1，j

+

}1
( )Δy

2

é

ë
ê
ê

ù

û
ú
ú( )h3μ

i，j+ 1

+ 2 ( )h3μ
i，j

+ ( )h3μ
i，j- 1

，

将式（13），（14）和（15）代入式（10），得到离散后

的雷诺方程为
a4i，j p i，j- 1 + a2i，j p i- 1，j+ a5i，j p i，j+ a1i，j p i+ 1，j+

a3i，j p i，j+ 1 = a0i，j （16）
令 x= L y，y= 2πR，采用 SOR求解离散后的雷

诺方程。根据边界条件，对网格节点上的压力赋初

值 p0i，j，采用式（16）和迭代公式逐点计算除边界点以

外的所有节点，得到新的压力值 p1i，j，循环迭代，直到

达到收敛精度为止。其迭代公式为

pki，j= pk- 1i，j + α ( pki，j- pk- 1i，j ) （17）
其中：k为迭代次数；α为超松弛迭代因子。

采用如下收敛准则进行收敛性判断

∑
j= 1

N - 1

∑
i= 1

M - 1

|pk+ 1i，j - pki，j |

∑
j= 1

N - 1

∑
i= 1

M - 1

|pki，j |
≤ σ （18）

其中：σ取值为 1×10-6。
根据式（16）迭代计算得到 Pi，j，分别计算：

1）油膜承载力。将计算得到的油膜压力 p在流

体域内数值积分，得到织构表面油膜承载力WN，表

达式为

WN = ∫0
Lx ∫0

2πR
p̄ dxdy

2）摩擦力。织构表面总摩擦力的数值计算表

达式为

F of = ∬
S

( h2
∂p̄
∂x +

μv
h
) dxdy

3）摩擦因数。摩擦因数为织构表面摩擦力与

承载力的比值，表达式为

μ s =
F of
WN

1.2.4 模型验证

设置矩形织构参数与文献［16‐17］圆柱织构的

参数相同，计算得到周向油膜压力。如图 4所示，将

活塞周向压力计算结果与文献结果进行对比，两者

基本保持一致，证明了模型和算法的正确性。

1.3 阻尼力数学模型

减振器的阻尼特性主要由复原行程和压缩行程

决定。复原行程与压缩行程的工作原理类似，以分

析复原行程为例，对活塞受力进行分析，得到阻尼力

的求解公式为

F f = P 1 ( A h - A g )- P 2A h + F of （19）
其中：Ah为活塞截面积（m2）；Ag为活塞杆截面积

（m2）；F of为油膜剪切摩擦力（N）。

2 相关参数

表 1为减振器参数。由仿真参数得到活塞外表

面的压力分布，如图 5所示。

3 结果分析

影响减振器油膜摩擦力 Fof的因素有织构深度

图 5 活塞外表面的压力分布

Fig.5 Distribution of pressure on the outer surface of the pis‐
ton

图 4 活塞周向压力对比

Fig.4 Comparation of circumferential pressure
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hp、织构宽度 rp、油膜厚度 ho、活塞半径 R和活塞宽度

Ly。油膜摩擦力 Fof随织构深度 hp的变化如图 6所
示。当 hp在 1×10-6~9×10-4 m时，随着 hp的增加，

Fof先增加后减小，Fof随着活塞速度 v的增加而增

加。当 hp=4.6×10-5 m时，Fof达到最大值。图 7为
摩擦因数 μ s随织构深度 hp的变化情况。可见，μ s随

着 hp和活塞速度的增加而增加。

示功图随织构深度 hp的变化如图 8所示。可

见，随着 hp的增加，面积先增加后减小，当 hp为 4.6×
10-5 m时，面积最大，阻尼力达到最大。图 9为速度

特性随织构深度 hp的变化情况。随着 hp的增加，阻

尼力先增加后减小，当 hp=4.6×10-5 m时，阻尼力达

到最大。图 10为摩擦力 Fof随着织构宽度 rp的变化

情况。当 rp在 1×10-3~2×10-3 m时，随着 rp的增
加，Fof增加，Fof也随着活塞速度的增加而增加。当

rp>2×10-3 m时，rp超过活塞长度，计算得到的摩擦

力是没有织构工况时的力，摩擦力突变为较小的值。

图 11为摩擦因数 μ s随织构宽度 rp的变化情况。可

见，μ s随着 rp的增加而增加，随着活塞速度的增加而

无明显变化。

图 12为示功图随织构宽度 rp的变化情况。可

见，面积随着 rp的增加而增加，阻尼力增加。图 13
为速度特性随织构宽度 rp的变化情况。可见，随着

rp的增加，阻尼力增加。

图 14，15分别为摩擦力 Fof和摩擦因数 μ f 随油

膜厚度 ho的变化情况。当 ho在 1×10-5~2×10-4 m

图 7 摩擦因数 μ s随织构深度 hp的变化

Fig.7 Numerical value for μswith depth of texture hp

图 6 摩擦力 Fof随织构深度 hp的变化

Fig.6 Numerical value for Fof with depth of texture hp

图 8 示功图随织构深度 hp的变化

Fig.8 Indicator diagram with depth of texture hp

图 9 速度特性随织构深度 hp的变化

Fig.9 Characteristic of velocity with depth of texture hp

表 1 减振器参数

Tab.1 parameter of shock absorber

参数

流量系数

常通孔总面积/mm2

复原阀节流孔总面积/mm2

压缩阀节流孔总面积/mm2

阀片外半径/mm

阀口位置半径/mm

活塞杆直径/mm

活塞宽度/mm

油液密度/(kg·m-3)

油液动力黏度/(Pa·s)

活塞‐缸筒间最小油膜厚度/mm

初始气体压强/MPa

初始气体体积/mL

数值

0.82

1.326 7

1.28

4.05

8

5

10

20.5

900

0.017

0.02

1

0.05
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时，随着 ho的增加，摩擦力减小，摩擦力随着活塞速

度的增加而增加，活塞速度的影响作用减弱。摩擦

因数 μ s随油膜厚度 ho的增加而减小，随着活塞速度

的增加而增加。

图 16为示功图随油膜厚度 ho的变化情况。可

见，面积随着 ho的增加而减小，阻尼力减小。图 17
为速度特性随着 ho的变化情况。可见，随着 ho的增

加，阻尼力减小。

图 10 摩擦力 Fof随织构宽度 rp的变化

Fig.10 Numerical value for Fof with width of texture rp

图 11 摩擦因数 μ s随织构宽度 rp的变化

Fig.11 Numerical value for μ swith width of texture rp

图 12 示功图随织构宽度 rp的变化

Fig.12 Indicator diagram with width of texture rp

图 13 速度特性随织构宽度 rp的变化

Fig.13 Characteristic of velocity with width of texture rp

图 14 摩擦力 Fof随油膜厚度 ho的变化

Fig.14 Numerical value for Fof with oil film thickness ho

图 15 摩擦因数 μ s随油膜厚度 ho的变化

Fig.15 Numerical value for μ s with oil film thickness ho

图 16 示功图随油膜厚度 ho的变化

Fig.16 Indicator diagram with oil film thickness ho
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图 18，19为摩擦力 Fof和摩擦因数 μ s 随活塞半

径 R的变化情况。当油膜厚度 ho在 1×10-2~3×
10-2 m时，随着活塞半径的增加，摩擦力无明显变

化，摩擦力随活塞速度的增加而增加；摩擦因数 μ s
随着活塞半径的增加而减小。

图 20为示功图随活塞半径 R的变化情况。可

见，面积随着活塞半径的增加而增加，阻尼力增加。

图 21为速度特性随着活塞半径 R的变化情况。随

着活塞半径的增加，阻尼力增加。

图 22，23为摩擦力 Fof和摩擦因数 μ s 随活塞宽

图 18 摩擦力 Fof随活塞半径 R的变化

Fig.18 Numerical value for Fof with the radius R of piston

图 19 摩擦因数 μs随活塞半径 R的变化

Fig.19 Numerical value for μs with the radius R of piston

图 21 速度特性随活塞半径 R的变化

Fig.21 Characteristic of velocity with the radius R of piston

图 22 摩擦力 Fof随活塞宽度 Ly的变化

Fig.22 Numerical value for Fof with the width Ly of piston

图 20 示功图随活塞半径 R的变化

Fig.20 Indicator diagram with the radius R of piston

图 23 摩擦因数 μ s随活塞宽度 Ly的变化

Fig.23 Numerical value for μ s with the width Ly of piston

图 17 速度特性随油膜厚度 ho的变化

Fig.17 Characteristic of velocity with oil film thickness ho
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度 Ly的变化情况。当织构深度 Ly在 5.5×10-3~2×
10-2m时，随着活塞宽度的增加，摩擦力增加，摩擦

力随活塞速度的增加而增加；摩擦因数 μs随活塞宽

度的增加而减小，随活塞速度的增加而增加。

图 24为示功图随活塞宽度 Ly的变化情况。可

见，面积随着活塞宽度的增加而增加，阻尼力增加。

图 25为速度特性随活塞宽度 Ly的变化情况。随着

活塞宽度的增加，阻尼力增加。

图 26为减振器阻尼特性图。织构深度 hp为
5.1×10-5 m，织构宽度 rp为 1.5×10-3 m，油膜厚度

ho为 2×10-5 m，活塞半径 R为 12×10-3 m，活塞宽

度 Ly为 20.5×10-3 m。考虑到摩擦，图 26（a）对不同

活塞位移 X从-0.04~0.04 m进行了模拟。图 26
（b）对不同活塞速度从-1~1 m/s进行了模拟。仿

真结果与忽略摩擦的影响相比，减振器的示功图面

积增加，功率提高，速度特性曲线斜率增大。当活塞

以 1 m/s的速度运动时，忽略油膜摩擦的影响，计算

复原阻尼力为 5 566 N，压缩阻尼力为 3 879 N。考

虑摩擦的影响，计算复原阻尼力为 6 510 N，压缩阻

尼力为 4 823 N，复原阻尼力提高 16.96%，压缩阻尼

力提高 24.33%。由于阻尼力过小会影响减振效果，

阻尼力过大会影响舒适性，因此在减振器的设计中，

在控制其他结构参数的同时，还可以通过控制织构

深度 hp、织构宽度 rp、油膜厚度 ho、活塞半径 R和活

塞宽度 Ly等来选择合适的减振器外阻尼特性。

4 结 论

1）考虑活塞具有矩形织构的摩擦与润滑因素，

研究了活塞与缸筒之间的摩擦阻尼，分别建立了减

振器各部分的阻尼力特性数学模型，得到相应的阻

尼力表达式。

2）分析了减振器活塞与缸筒之间的摩擦力 Fof
随活塞速度 v的增加而增加，随织构深度 hp的增加

先增加后减小，随活塞宽度 Ly的增加而增加，活塞

半径对油膜摩擦力无明显影响。减振器在某一结构

参数下，当活塞以 1 m/s的速度运动时，忽略油膜摩

擦的影响，计算出复原阻尼力为 5 566 N，压缩阻尼

力为 3 879 N，考虑油膜摩擦的影响，计算出复原阻

尼力为 6 510 N，压缩阻尼力为 4 823 N，复原阻尼力

提高 16.96%，压缩阻尼力提高 24.33%。

3）在减振器的设计中，在控制其他结构参数的

同时，还可以通过控制织构深度 hp、织构宽度 rp、油
膜厚度 ho、活塞半径 R和活塞宽度 Ly等来选择合适

图 24 示功图随活塞宽度 Ly的变化

Fig.24 Indicator diagram with the width Ly of piston

图 25 速度特性随活塞宽度 Ly的变化

Fig.25 Characteristic of velocity with the width Ly of piston

图 26 减振器阻尼特性图

Fig.26 Damping characteristic of shock absorber

的减振器外阻尼特性。笔者研究了具有织构的活塞

与缸筒之间的摩擦，分析了对减振器外特性的影响，

能够应用于具有织构活塞的液压减振器的动态阻尼

特性分析，为减振器的设计提供参考。
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的减振器外阻尼特性。笔者研究了具有织构的活塞

与缸筒之间的摩擦，分析了对减振器外特性的影响，

能够应用于具有织构活塞的液压减振器的动态阻尼

特性分析，为减振器的设计提供参考。
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基于持续同调机器学习的尾轴承黏滑振动研究
∗

张圣东 1， 龙志林 1， 金 勇 2， 刘正林 2， 闫志敏 2， 杨秀英 3

（1.湘潭大学土木工程与力学学院 湘潭，411105）
（2.武汉理工大学能源与动力工程学院 武汉，430063） （3.九江学院图书馆 九江，332005）

摘要 为了研究尾轴承黏滑振动，首先，采用机器视觉技术采集水润滑橡胶尾轴承黏滑振动图像；其次，运用持续同

调机器学习及单纯复形同调群分析图像，计算振动图像单纯复形的同调获得相应的条码图；然后，基于条码图获取

振动图像的拓扑特征；最后，用改进型支持向量机机器学习法对拓扑特征进行研究，完成水润滑橡胶尾轴承黏滑振

动鸣音的分类与识别。研究表明，最长贝蒂条码的长度与振动密切相关，可以有效预警鸣音，并建立了鸣音过程的

智能化描述，为研究尾轴承黏滑振动提供一种新的思路。

关键词 水润滑橡胶尾轴承；黏滑振动；机器视觉；持续同调机器学习

中图分类号 TH113.1；TH133.31

引 言

随着工业进步，轴承在旋转机械领域获得广泛

应用，但在使用过程中常发生磨损、裂纹［1］和振动［2］

等故障，尤其是水润滑橡胶尾轴承（以下简称“尾轴

承”）易产生黏滑自激振动。国内外学者主要采用数

值计算和试验法对其进行研究。持续同调机器学

习［3］在大数据、人工智能、材料基因组计划［4‐8］、医学

影像与智能诊断［9］以及图像处理［10‐12］等领域获得突

破性进展和应用，既解决了机器学习维度与复杂度

问题，又保留了数据的内在拓扑特征，同时也可以对

数据进行智能处理。Škraba［13］在叙述拓扑工具时，

强调了持续同调、机器学习相结合进行数据分析。

在尾轴承黏滑振动分析的持续同调机器学习方面，

黏滑运动是导致尾轴承振动鸣音机理的关键诱发因

素。Dong等［14］在 UMT‐3摩擦试验机分别开展了

ZCuSn10Zn2板超高分子量聚乙烯、纤维树脂复合材

料 、合 成 橡 胶 3 种 材 料 的 黏 滑 性 能 研 究 ，发 现

ZCuSn10Zn2板超高分子量聚乙烯材料在试验启动阶

段产生黏滑振动，揭示了润滑状态的优劣是导致黏

滑振动是否产生的关键因素。Han等［15‐16］建立轴‐轴
承系统的 2自由度模型，研究了系统参数对摩擦副

黏滑振动的影响，并在试验机上模拟了黏滑自激振

动，用加速度信号完成了黏滑振动的识别。文献［17
‐19］通过试验法对尾轴承振动特性开展相关研究。

在黏滑振动图像处理方面，闫志敏等［20］采用机器视

觉技术开展了尾轴承黏滑振动试验研究，通过高速

摄像机获取黏滑振动的图像，人工进行振动分析。

张景亮等［21］运用持续同调理论获得图像的条码图，

得到图像的拓扑特征和几何结构信息，实现了静、动

态图形的分类与识别。虽然国内外学者对尾轴承黏

滑振动进行了相关研究，但分类和识别还是靠人工

完成，效率低且易产生误差。

笔者采用人工智能将持续同调理论应用到尾轴

承黏滑振动图像识别和分类，以机器代替人工，在效

率、准确度以及精度方面可取得良好效果。

1 基本原理

1.1 持续同调理论

持续同调［3，22］作为处理空间拓扑特征的主要数

学方法，源于Morsel理论，用于计算不同空间分辨

率下拓扑特征的方法，通过单纯复形构造同调群，获

得条码图。持续同调检测持续特征不受空间尺度和

过滤尺度的局限，更真实地反映空间特征，是一种高

效严谨的方法。

1.1.1 单纯复形

单纯复形是在某些规则下单纯形的组合，可将

其视为网络或图形模型的概括。几何单纯复形 κ为
满足 2个基本条件的一组几何单纯形：①κ的单纯形

任何面都在 κ中；②κ中任意 2个单形的交点要么为

空，要么为共享面。

DOI:10.16450/j.cnki.issn.1004‐6801.2021.04.018
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1.1.2 过滤和持续同调

单纯复形 κ的过滤指的是 κ子复形的嵌套序列

ϕ= K 0 ⊆ K 1 ⊆⋯⊆ Km= K （1）
经过对单纯复形 κ的过滤，导出每个单纯复形

的同调群，得到序列中每个成员的拓扑关系，即持续

同调。过滤过程中没有过快地映射到边界的非边界

循环，认为可能与主要特性或持久性无关。采用合

适的过滤方法，定义恰当的持续性阈值，过滤掉拓扑

噪音，得到相关属性。

将Ki的第 k个同调群的 p持续定义为

H i，p
k = Z i

k/ (Bi+ p
k ∩ Z i

k) （2）
其中：Z i

k = Zk (Ki)；Bi
k= BkKi。

由 此 得 到 p 持 续 的 第 k 个 贝 蒂 数 为 β i，pk =
rank (H i，p

k )，选择合适的 p可以合理地消除拓扑噪音。

1.1.3 条码图

条码图是用来反映点云集在过滤半径增加过程

中复形滤流持续时间的拓扑特征，为实数轴 R上的

有限个区间组成的集合，一般可以表示为［a，b）或

［a，+∞），其中，a，b∈R。条形码是持续同调拓扑

特征的一种表示方法，以出生时间和死亡时间来表

示持续同调的结果。在过滤过程中，每个拓扑不变

量都有与其对应的出生时间和死亡时间。随着过滤

值的增大，产生的每个拓扑不变量从出生时间到死

亡时间的连线构成了持续同调条码图。笔者把过程

中持续时间比较短的认为是拓扑噪声，持续时间长

的认为是有意义的特征。

1.2 最小二乘支持向量机算法

支 持 向 量 机（support vector machine，简 称

SVM）中的不等式约束转化为等式约束，保证了学

习精度和速度。改进型支持向量机［23］为

min
w，b，e

F (w，b，e) = 1
2 w

Tw+ 1
2 γ∑i= 1

m

e2i （3）

其中：e为偏差变量；w为可调权重向量；γ为正则化

参数，根据求解需要设定，用于平衡寻找最优超平面

时偏差量的大小。

式（3）必须满足以下约束条件

yi=[ wTφ ( xi )+ b ]= 1- ei ( i= 1，2，⋯，m )（4）
定义拉格朗日函数，求解该函数的最大值条件，

即为式（5）的极小值条件。拉格朗日函数为

L (w，b，e，a) = F (w，b，e) - ∑
i= 1

m

αi [ yi [ wTφ ( xi )+

b ]- 1+ ei］ （5）
其中：αi为拉格朗日乘子，其最优化条件为

∂L
∂w = 0⇒ w= ∑

i= 1

m

αi yiφ ( xi )

∂L
∂b = 0⇒ ∑i= 1

m

αi yi= 0

∂L
∂ei
= 0⇒ αi= γei ( i= 1，2，⋯，m )

∂L
∂αi
= 0⇒ yi [ wTφ ( xi+ b ) ]- 1+ ei= 0

( i= 1，2，⋯，m )

1.3 拓扑特征的选择和建立

尾轴承试块受载荷和水润滑作用而产生弹塑性

变形，进而发生黏滑现象，导致出现振鸣音。需要在

持续同调中找到其拓扑特征，从这些特征中搜寻有

用的特征，从而发现尾轴承试块振鸣音特征。支持

向量机中常用的 14个特征如表 1［24］所示。第 2列表

示每个特征分别对应的是 0维或是 1维贝蒂数。特

征对应的类别如表 2所示。

2 水润滑橡胶尾轴承黏滑振动测试

图 1为追踪点位置。将水润滑橡胶材料加工成

长方体试块，与铜外衬硫化，固定在夹具上，将 B&K
加速度传感器布置在试块上方。图 2为尾轴承黏滑

振动测试试验台［20］。夹具安装在 SSB‐100尾轴承

表 1 支持向量机中常用的 14个特征

Tab.1 14 features commonly used in support vec‑

tor machines

特征

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

贝蒂数

0
1
0
0
0
0
1
1
1
1
1
1
0
1

解释说明

所有 0维贝蒂数条码图的长度和

所有 1维贝蒂数条码图的长度和

0维贝蒂数第 2长条码的长度

0维贝蒂数第 3长条码的长度

超出过滤值之外所有 0维贝蒂数条码的长度和

超出过滤值的 0维贝蒂数条码长度的平均值

1维贝蒂数条码最长线的起始值

1维贝蒂数条码最长线的长度

长度大于 1.5倍 1维贝蒂数条码的起始值

所有大于 1.5倍 1维贝蒂数条码中点值的平均值

超出过滤值的所有 1维贝蒂数条码的长度和

超出过滤值的 1维贝蒂数条码长度的平均值

0维条码图的条数和

1维条码图的条数和

表 2 特征对应的类别

Tab.2 Categories corresponding to features

特征类别

单元间相互作用强度与分布

物理特征

几何特征

特征号

1~2
13~14
3~6
7~12
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试验台上，在试样摩擦表面取点 T作为测量追踪点

（距离试块下表面约为 1 mm），点 Ra和 Rb为参考点，

两 点 间 距 为 10 mm，尾 轴 转 速 为 20，60 和 100 r/
min，压强为 0.29 MPa，高速摄像机在每个转速进行

5 r/min试验，每次试验取 600个采样点，记录点 T在

x，y方向的振动位移幅值，数据记为 DT。数据测试

试验设计如表 3所示。图 3为测点位移散点图。

由加速度传感器 3测得的尾轴承试块垂直方向

的振动加速度时、频域信号如图 4所示。

转速在 20 r/min工况下，如图 3（a）所示，测点位

移散点分散程度高，位移值在 x方向（水平方向）和 y
方向（垂直方向）均有波动，在 x方向测点位移波动

幅值主要集中在-0.2~0.2 mm之间，在 y方向测点

位移波动幅值主要集中在-0.2~0.3 mm之间。波

动幅值较大，初步判定尾轴承润滑较差，润滑不良极

易导致黏滑振动，引发“尖叫”声。转速在 20 r/min
工况下，研究图 4（a）和图 4（d）发现，时、频域信号都

出现了大的波动。时域信号在 0.15~0.40 s，振动加

速度的幅值比 100 r/min工况下的振动加速度幅值

（图 4（f））明显增大。对比图 4（a）和图 4（c），在 0~3
kHz范围，20 r/min工况下的振动加速度峰值数量

明显多于 100 r/min工况下的振动加速度峰值数，且

20 r/min工况下的振动加速度最大幅值为 14.5 mm/
s2，大于 100 r/min工况下的 9.7 mm/s2。时、频域信

号均出现了大范围的波动，在试验过程中可听到尾

轴承发出刺耳的尖叫声，可判定在此工况下尾轴承

发生了黏滑振动。

转速在 60 r/min下，测点位移散点图（图 3（b））
在 x和 y方向的振幅介于 20 r/min和 100 r/min工
况。观察图 4发现，尾轴承振动加速度时、频域信号

的幅值介于 20~100 r/min，且试验过程中未听到尖

叫声，判断此工况下尾轴承未发生黏滑振动。

如图 3（c）所示，100 r/min下尾轴承测点位移

集中程度高，位移值波动主要集中在 x方向，在 x
方 向 测 点 位 移 波 动 幅 值 主 要 集 中 在 -0.1~
0.1 mm，波动幅值较小。在试验过程中发现尾轴

承未出现尖叫声，初步判定尾轴承润滑良好。研究

图 4（c）和图 4（f）发现，100 r/min时尾轴承的时、频

域信号都比较平稳，没有出现大的波动，且在试验

过程中未听到尖叫声，可判定此工况下尾轴承未发

生黏滑振动。

表 3 数据测试试验设计

Tab.3 Design of data test

试验

转速/(r·min-1)
试验

转速/(r·min-1)
试验

转速/(r·min-1)

DT1

20
DT6

60
DT11

100

DT2

20
DT7

60
DT12

100

DT3

20
DT8

60
DT13

100

DT4

20
DT9

60
DT14

100

DT5

20
DT10

60
DT15

100图 1 追踪点位置

Fig.1 The location of tracking point

1‐高速摄影机；2‐LED白光灯；3‐加速度传感器；4‐试块与主轴；5‐
砝码；6‐转矩扭矩仪；7‐红外测速仪；8‐电机；9‐Photron 3，TE‐
MA2.6软件；10‐B&K Pules加速度传感器

图 2 尾轴承黏滑振动测试试验台

Fig.2 Stick-slip vibration test bench of after stern tube bearing

图 3 测点位移散点图

Fig.3 Displacement scatter diagrams of measured point
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3 基于持续同调机器学习的尾轴承振

动分析

首先，运用机器视觉技术采集尾轴承试块振动

位移图像，同时运用 B&K Pulse加速度传感器采集

尾轴承试块振动加速度的垂向振动时域信号和频域

信号；其次，运用持续同调理论对尾轴承试块振动位

移图像进行计算，生成条码图，得出拓扑特征；最后，

运用 SVM对持续同调得出的拓扑特征进行提取识

别，将反映黏滑振动过程的主要特征输入 SVM，选

取 80%的数据作为训练样本，20%的数据作为测试

样本，将 SVM与振动特征和持续同调结合起来。

以实现尾轴承试块黏滑振动的分类与识别。具体过

程如图 5所示。

水润滑橡胶尾轴承试样测点在 20，60和 100 r/
min，0.29 MPa工况下的DT1，DT6，DT11试验数据的

黏滑振动条码图如图 6所示。

图 4 尾轴承试块垂向振动加速度时、频域信号

Fig.4 Vertical vibration acceleration time domain signal and frequency domain signals of block

图 5 水润滑尾轴承试块黏滑振动的分类与识别过程

Fig.5 Classification and identification of stick-slip vibration
of water-lubricated stern bearing test block

图 6 尾轴承黏滑振动条码

Fig.6 Barcode chart of after stern tube bearing
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由图 6（a）可知，在 20 r/min，0.29 MPa工况下，0
维贝蒂数整体上呈阶梯状分布，大部分 ε大于 0.01
的点位于上层，ε最大值为 0.042，测点位移数据变得

更疏松，振幅较大；测点下层数据 ε在［0，0.01］区间，

说明测点位移数据紧密，振幅较小。测点位移振幅

整体上呈随机性，说明在 20 r/min（试验台所能达到

的最低转速）速度下，尾轴 ‐尾轴承摩擦副处于混合

润滑状态，摩擦副出现间歇性抱轴，产生黏滑现象，

进而诱发颤振及鸣音。1维贝蒂数呈线条分布，且

条数众多，长短不一，说明测点围绕原点位置形成了

很多 1维环。由于尾轴承属于高黏弹性材料，试验

时与尾轴间发生了黏滑运动。在转速方向，由于测

点在摩擦力作用下被扯离原点，在橡胶弹性恢复力

作用下又被拉回原点，从而在二维平面形成 1个环。

由于黏滑现象的存在，测点被扯离原点的距离不同，

形成的环大小不同，导致了 1维贝蒂数图中的线条

长 短 不 同 。 1 维 贝 蒂 数 图 中 1 维 环 半 径 最 大 为

0.018，最小为 0.001。
观察图 6（b）发现，相比图 6（a）的条码图，图 6

（b）的 0维贝蒂数的 ε小于 0.012 5，振幅变小，说明

随着转速的升高，尾轴承润滑状态由混合润滑变为

弹性流体动力润滑，没有发生黏滑振动和鸣音。1
维贝蒂数比 20 r/min时更紧密，ε最大值降为 0.005。
说明在 60 r/min时，由于润滑状态的改善，尾轴承位

移振幅围成的环更紧密且分布更加集中。

观察图 6（c）发现，0维贝蒂数下层数据略增多，

变化不明显，说明尾轴承润滑膜已经完全建立，尾轴

承润滑状态良好，没有发生黏滑振动。1维贝蒂数

与 60 r/min的差异不大，仍然比较紧密，有更多贝蒂

数在［0，0.05］区间，说明测点围绕原点位置形成的 1
维环半径更小，尾轴承运行更稳定。

总的来看，这 3个阶段 0维贝蒂数变化趋势是从

开始的长短不一到逐渐的规则有序。这说明随着转

速的升高，尾轴承振幅降低，由混合润滑到完全润

滑，由振动鸣音到无鸣音。1维贝蒂数的变化趋势

是刚开始线条长且疏，形成 1维孔洞少且持续时间

长，随着转速的增加，线条变得更短更紧密。这说明

随着转速的升高，尾轴承形成完全润滑状态，振幅更

小，运行逐渐趋于稳定。

以 DT1~DT4，DT6~DT9，DT11~DT14数据作为

训练样本，DT5，DT10，DT15数据作为测试样本来对

振动进行预测，对表 1的特征 8进行训练学习。特征

8是最能反映持续同调拓扑特征的量，表 4为支持向

量机预测结果。支持向量机的输出因素是机器学习

关于持续同调的预测结果。特征 8反映了在同一载

荷作用、不同转速下，水润滑橡胶尾轴承试块黏滑振

动情况。从表 4可以看出，特征 8最大误差值小于

3%，说明采用持续同调基机器学习对尾轴承试块黏

滑现象导致的振鸣音进行分类和预测的精度较高。

4 结 论

1）将持续同调机器学习引入尾轴承振动领域，
并结合机器学习进行智能化研究。持续同调机器学
习分析结果与尾轴承振动过程具有高度的一致性，
可用于描述黏滑现象、振鸣音现象、润滑状态以及拓
扑特征。

2）0维贝蒂数和 1维贝蒂数作为水润滑橡胶尾
轴承振动状态的判据具有较强的可行性，可更好地
反映振动特征。

3）以持续同调为手段，建立尾轴承振动幅值与
其拓扑特征条码图的对应关系，运用机器学习对拓
扑特征进行识别、提取，对尾轴承振鸣音预测进行精
确化、智能化的研究，为尾轴承振鸣音提供了一种全
新的思路。
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基于动应力时域外推的构架疲劳寿命评估方法
∗

王秋实， 周劲松， 宫 岛， 王腾飞， 孙 煜， 尤泰文， 陈江雪， 张展飞
（同济大学铁道与城市轨道交通研究院 上海，201804）

摘要 获取具有代表性的动应力时域信号是对车辆进行结构疲劳分析的重要前提，仅依靠短时间测试所得的动应

力时域信号进行疲劳寿命评估，其结果并不能反应结构在较长时间历程，甚至是全寿命周期下的抗疲劳服役性能。

以某动车组转向架转臂定位安装座焊缝附近的某测点为算例，提出了基于极值理论的动应力时域外推的疲劳寿命

评估方法。首先，选取该测点在镟轮初、中、末期的 3组动应力时域信号，对其进行前处理与等权重组合；其次，应用

极值理论对组合样本信号进行尾部概率分布拟合，并对模型的拟合优度进行检验；然后，根据拟合的概率分布函数

对动应力样本进行相应倍数的时域外推，获得长时载荷作用下的动应力时域信号；最后，采用外推后的动应力时域

信号进行疲劳寿命评估。结果表明：相比于常用的线性外推方法，基于时域外推方法的疲劳损伤增加了 0.168%，安

全运营里程减少了 2 670 km，评估更偏于安全。

关键词 转向架构架；时域外推；疲劳；动应力；极值理论

中图分类号 TH113.1；U270.1+2

1 问题的引出

近年来，国内针对各类型的轨道车辆开展了大

量动应力测试，来获知车辆关键结构的抗疲劳服役

状况。目前，轨道车辆领域普遍使用的疲劳分析方

法是根据动应力时域信号进行雨流计数，编制相应

的应力谱，再结合材料 S‐N曲线与 Palmgren‐Miner
线性损伤累积准则进行疲劳可靠性评估［1］。其中，

获取具有代表性的动应力时域信号是对车辆结构进

行疲劳可靠性评估的前提。

动应力时域信号一般通过测试获得。由于动应

力测试的难度大、成本高，且测试过程中有元件或数

据线掉落到线路上，给车辆安全运营带来隐患，所以

测试一般很难持续较长的时间，存在以下问题。

1）随着车轮等效锥度与踏面粗糙度的增加，车

辆的振动水平也会随之加剧［2］。单次或集中时间所

测得的样本信号不能全面反映结构在各状态下的受

力状况。

2）依靠短时测试数据进行寿命评估，相当于只

是对载荷循环次数做了线性外推，不能体现实际载

荷的随机分布特性［3］，分析结果不能代表结构在长

时载荷甚至全寿命周期载荷下的抗疲劳服役性能。

3）由于测试时间有限，不能检测到一些出现概

率较低、但对结构疲劳损伤贡献较大的载荷极值。

简单的线性外推不能对载荷幅值实现外推。由于载

荷幅值考虑不充分，会导致基于线性外推的疲劳寿

命评估结果可能偏于危险。

目前，能同时对载荷频次与幅值实现外推的方

法有雨流矩阵外推法和时域外推法。雨流矩阵外推

是将时域信号进行雨流循环计数，得到雨流矩阵，然

后基于核密度理论对矩阵的二维概率密度进行估计

来实现外推。文献［4］对该方法进行了改进和推广。

时域外推是运用极值理论对时域载荷样本的尾部概

率分布进行拟合来实现外推。Johannesson［5］提出了

基于超阈值（peak over threshold，简称 POT）帕累托

参数模型的时域外推方法，并得到长时载荷谱。

Carboni等［6］利用区组极大值方法（block maximum
method，简称 BMM）进行时域外推，编制了试验加

载谱。Ferreira等［7］研究了概率加权矩（probability
weighted moment，简称 PWM）参数估计在 BMM上

的应用。Cook［8］提出独立风暴（method of indepen‐
dent storms，简称MIS）模型，对样本极值的概率分

布进行拟合，并得到外推极值。文献［9‐10］对时域

载荷外推方法进行了改进与推广，达到较好的外推

效果，然而该方法未在轨道车辆结构疲劳分析中得

到应用。
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相比于雨流矩阵外推法，时域外推法保留了原

载荷的作用次序，真实反应了实际载荷特征与规

律。图 1为 POT，BMM和 MIS方法的抽样原理。

由于抽样原理不同，BMM和MIS方法存在固有缺

陷，即没有考虑一个区组或独立风暴内的次大值也

有可能为有效极值点，造成样本可利用极值信息的

浪费［11］。因此，BMM与MIS模型均很难在小样本

外推中达到稳定的效果。

基于上述问题，笔者提出了基于超阈值帕累托

参数模型的动应力时域外推的疲劳寿命评估方法。

某动车组车辆转向架构架模型整体图与转臂定位安

装座局部图如图 2所示。笔者以转向架构架转臂定

位安装座焊缝附近的某测点为研究对象进行研究。

2 信号采集与预处理

2.1 动应力测试

转臂定位是一种常用的轴箱定位方法，广泛应

用于各类转向架上。对测试点附近区域进行打磨和

清洁，用金属胶粘贴应变片，图 3为应变片示意图。

车辆运行过程中产生的动应变信号通过数据线传输

到机箱完成信号采集，信号采集设备如图 4所示。

通过对该测点进行一个镟轮周期的动应变跟踪

测试（每 6万 km测试 1次，共 3次），获得了代表该测

点在车轮镟修初、中和末期的 3组动应变时域信号。

根据胡克定律，将动应变信号转换为动应力信号。

信号处理前后初始样本如图 5所示。为确保上述 3
组样本在后续组合时具有相同的权重，分别截取了

该车从A站到 B站所对应的动应力时域信号作为初

始样本。3组初始样本对应的运营里程相同，约为

166 km。

2.2 零漂与电子干扰

由于时域外推需要对信号的峰谷值进行提取分

析，零漂误差会直接导致错误的峰谷值。笔者采用逐

点法计算载荷循环的平均值，并从原始数据中减去，

消除了零漂的影响［12］。消除零漂影响后，镟轮初期的

动应力最大、最小值为 50.02，-51.93 MPa；镟轮中期

的动应力最大、最小值为 51.71，-55.45 MPa；镟轮末

期的动应力最大、最小值为 56.72，-58.49 MPa。可

见，在一个镟轮周期内，该测点的动应力大小随着车

轮磨耗的增大而逐渐增大。在循环计数过程中，干

扰会产生大量锯齿状的小振幅应力循环，影响分析

效率。根据图 6所示的动应力功率谱密度（power
spectral density，简称 PSD）特性可知，能量主要集中

在 50 Hz范围内，故设置 50 Hz的低通滤波器消除高

频干扰的影响。局部动应力时域信号处理前后曲线

如图 7所示。由于大量小锯齿状的信号被滤除，即

干扰被清除，曲线整体变得更光滑。消除干扰后，镟

轮初、中、末期的动应力载荷频次分别从 2 972 665，

图 1 POT，BMM和MIS方法的抽样原理

Fig.1 Sampling principle of POT, BMM and MIS methods

图 2 转向架构架模型整体图与转臂定位安装座局部图

Fig.2 Overall diagram of the bogie frame and partial diagram
of the rotary arm positioning seat

图 3 应变片示意图

Fig.3 Strain gauge

图 4 信号采集设备

Fig.4 Signal acquisition equipment
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1 187 818 和 1 204 629 减 少 为 123 563，57 546 和

59 225次，极大提高了分析效率。

2.3 多样本载荷历程组合

通过将上述 3组预处理后的动应力时域信号样

本进行组合，得到包含该测点在镟轮前、中、后期的

动应力时域信号分析样本，如图 8所示。由于应力

变化范围（σa=σmax-σmin）是疲劳寿命预测的基础数

据，故需要对动应力时域信号进行极大值（上尾）与

极小值（下尾）的双向外推。由于外推的极小值（下

尾）为负数，为了避免负号使用带来的不便，因此取

极小值的绝对值进行外推计算。在求得极小值的绝

对值的外推结果后，再将结果转换为负数。在后续

的叙述中，若无特殊指明，“极小值样本”即指“极小

值样本的绝对值”。

3 时域外推的基础理论

时域外推的核心是在于应用极值理论对包含有

极值信息样本的尾部概率分布进行描述。广义极值

分布（generalized extreme value，简称 GEV）和广义

帕累托（generalized Pareto distribution，简称 GPD）
分布是极值理论的两大重要表达形式，且存在联系。

G= 1+ logH （1）

图 5 信号处理前后初始样本

Fig.5 Before and after processing of time-domain signal

图 6 动应力功率谱密度

Fig.6 Stress power spectral density

图 7 局部动应力时域信号处理前后曲线

Fig.7 Before and after processing of partial time-series signal

图 8 动应力时域信号分析样本

Fig.8 Time domain signal of dynamic stress after superposi‐
tion

其中：G为广义帕累托的分布函数；H为广义极值分

布的分布函数。

BMM和 MIS外推方法是基于 GEV理论。超

阈值参数模型的外推方法是基于 GPD理论。由于

基于 GPD分布的外推方法可使样本的极值信息得

到充分利用，已成为当前时域外推的主要方法。

3.1 超阈值帕累托分布

并非所有的极值样本数据都包含极值信息，故

提出了超阈值帕累托分布理论，即对所有超过某阈

值的样本进行尾部（上尾和下尾）分布函数的拟合和

分布特征规律的描述［13］。超阈值帕累托分布函数

模型的表达式为

G[ ]u (x；σ，ξ) =

ì

í

î

ï
ï
ï
ï

1- ( )1+ ξ
x- u
σ

- 1
ξ

( ξ≠ 0 )

1- exp ( )- x- u
σ

( ξ= 0 )
（2）

将 GPD对 x求一阶导数，得到超阈值帕累托分

布的概率密度函数

g[ ]u (x；σ，ξ) =

ì

í

î

ï
ï
ï
ï

1
σ ( )1+ ξ

x- u
σ

- 1+ ξ
ξ

( ξ≠ 0 )

1
σ
exp ( )- x- u

σ
( ξ= 0 )

（3）

其中：x为样本值；σ为尺度参数；ξ为形状参数；u为

阈值；x≥ u；1+ ξ
x- u
σ

> 0。

3.2 超阈值帕累托分布的性质

采用超阈值帕累托分布函数模型对样本尾部概

率分布进行拟合，其关键是对阈值（u）、形状参数（ξ）

以及尺度参数（σ）3大模型参数的准确估计。超阈

值帕累托分布的 3个重要性质［14］如下。

性质性质 1 超阈值帕累托分布的平均超出量函数

（mean excess function，简称MEF）为

e (u) = σ
1- ξ

+ u
ξ

1- ξ

( ξ< 1；σ+ ξ ( )u- μ > 0 ) （4）
性质性质 2 对于服从超阈值帕累托分布的外推样

本 X，超出量的 k阶原点矩为

E (X - u) k= σ k

ξ k+ 1
⋅
Γ ( )ξ-1- k

Γ ( )1+ ξ-1
k！

( ξ< 1
k
；k∈ ( )1，2，⋯，n )

（5）

其中：Γ（x）为Gamma函数；E（·）为期望。

性质性质 3 由超阈值帕累托的分布函数计算其反

函数，即分位数函数为

x (G) =
ì

í

î

ïï
ïï

u- σ
ξ
é
ë

ù
û1- ( )1- G[ ]u

-ξ
( ξ≠ 0 )

u+ σ éë
ù
û-log ( )1- G[ ]u ( ξ= 0 )

（6）

其中：G[ ]u ∈ ( )0，1 。

4 最优阈值与形状参数的确定

在 3大模型参数的确定中，阈值的确定最重要。

因此，笔者提出一种最优阈值的确定方法。

4.1 阈值的初定‑经验平均超出量函数

由性质 1可知，平均超出量 e（u）与阈值 u呈线

性关系，其斜率为 ξ/（1-ξ），仅与形状参数 ξ有关。

因此，当假定某值后，若对于超过该值的样本平均超

出量是关于超阈值的线性函数，即拟合模型的形状

参数值稳定，可认为该设定值即为阈值。

实践中由于样本的底分布是未知的，式（4）中的

模型参数也未知，故理论平均超出量函数无法获

得。若样本数量足够大，可以采用样本经验平均超

出 量 函 数（empirical mean excess function，简 称

EMEF）来代替式（4），其表达式为

en (u) = ∑
i= 1

n

( )Xi- u Nu （7）

其中：Xi 为样本观测值；Nu 为超过阈值 u的样本

数量。

图 9为极大值与极小值样本的经验平均超出量

散点图。提取图 8中的极大值与极小值（峰值和谷

值）样本数据，根据式（7）计算各假定值所对应的平

图 9 极大值与极小值样本的经验平均超出量散点图

Fig.9 The EMEF of local max value and local min value
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其中：G为广义帕累托的分布函数；H为广义极值分

布的分布函数。

BMM和 MIS外推方法是基于 GEV理论。超

阈值参数模型的外推方法是基于 GPD理论。由于

基于 GPD分布的外推方法可使样本的极值信息得

到充分利用，已成为当前时域外推的主要方法。

3.1 超阈值帕累托分布

并非所有的极值样本数据都包含极值信息，故

提出了超阈值帕累托分布理论，即对所有超过某阈

值的样本进行尾部（上尾和下尾）分布函数的拟合和

分布特征规律的描述［13］。超阈值帕累托分布函数

模型的表达式为

G[ ]u (x；σ，ξ) =

ì

í

î

ï
ï
ï
ï

1- ( )1+ ξ
x- u
σ

- 1
ξ

( ξ≠ 0 )

1- exp ( )- x- u
σ

( ξ= 0 )
（2）

将 GPD对 x求一阶导数，得到超阈值帕累托分

布的概率密度函数

g[ ]u (x；σ，ξ) =

ì

í

î

ï
ï
ï
ï

1
σ ( )1+ ξ

x- u
σ

- 1+ ξ
ξ

( ξ≠ 0 )

1
σ
exp ( )- x- u

σ
( ξ= 0 )

（3）

其中：x为样本值；σ为尺度参数；ξ为形状参数；u为

阈值；x≥ u；1+ ξ
x- u
σ

> 0。

3.2 超阈值帕累托分布的性质

采用超阈值帕累托分布函数模型对样本尾部概

率分布进行拟合，其关键是对阈值（u）、形状参数（ξ）

以及尺度参数（σ）3大模型参数的准确估计。超阈

值帕累托分布的 3个重要性质［14］如下。

性质性质 1 超阈值帕累托分布的平均超出量函数

（mean excess function，简称MEF）为

e (u) = σ
1- ξ

+ u
ξ

1- ξ

( ξ< 1；σ+ ξ ( )u- μ > 0 ) （4）
性质性质 2 对于服从超阈值帕累托分布的外推样

本 X，超出量的 k阶原点矩为

E (X - u) k= σ k

ξ k+ 1
⋅
Γ ( )ξ-1- k

Γ ( )1+ ξ-1
k！

( ξ< 1
k
；k∈ ( )1，2，⋯，n )

（5）

其中：Γ（x）为Gamma函数；E（·）为期望。

性质性质 3 由超阈值帕累托的分布函数计算其反

函数，即分位数函数为

x (G) =
ì

í

î

ïï
ïï

u- σ
ξ
é
ë

ù
û1- ( )1- G[ ]u

-ξ
( ξ≠ 0 )

u+ σ éë
ù
û-log ( )1- G[ ]u ( ξ= 0 )

（6）

其中：G[ ]u ∈ ( )0，1 。

4 最优阈值与形状参数的确定

在 3大模型参数的确定中，阈值的确定最重要。

因此，笔者提出一种最优阈值的确定方法。

4.1 阈值的初定‑经验平均超出量函数

由性质 1可知，平均超出量 e（u）与阈值 u呈线

性关系，其斜率为 ξ/（1-ξ），仅与形状参数 ξ有关。

因此，当假定某值后，若对于超过该值的样本平均超

出量是关于超阈值的线性函数，即拟合模型的形状

参数值稳定，可认为该设定值即为阈值。

实践中由于样本的底分布是未知的，式（4）中的

模型参数也未知，故理论平均超出量函数无法获

得。若样本数量足够大，可以采用样本经验平均超

出 量 函 数（empirical mean excess function，简 称

EMEF）来代替式（4），其表达式为

en (u) = ∑
i= 1

n

( )Xi- u Nu （7）

其中：Xi 为样本观测值；Nu 为超过阈值 u的样本

数量。

图 9为极大值与极小值样本的经验平均超出量

散点图。提取图 8中的极大值与极小值（峰值和谷

值）样本数据，根据式（7）计算各假定值所对应的平

图 9 极大值与极小值样本的经验平均超出量散点图

Fig.9 The EMEF of local max value and local min value
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均超出量，定义点集合为（u，en（u））。如图 9可知：极

大 值 样 本 从 约 30 MPa 以 后 ，极 小 值 样 本 从 约

38 MPa以后，散点近似呈直线分布。因此，对于极

大值样本的阈值初步估计值为 30 MPa；对于极小值

样本的阈值初步估计值为 38 MPa。
通过经验平均超出量散点图确定阈值的方法存

在主观性，只能得到估计值，不能得到最优值。因

此，初定极大值样本的阈值范围为 30~35 MPa，极
小值样本的阈值范围为 38~43 MPa。

4.2 最优阈值‑最小MSE（ξ）理论

理论上，对于完全服从超阈值帕累托分布的样

本，其对应的形状参数为定值。因此，能使得形状参

数保持不变的最小估计值则为最优阈值。实测样本

数据具有随机分布的特性，使形状参数总是在一个

理想值附近浮动。因此，形状参数的稳定性与误差

可用来衡量估计阈值的优劣。

4.2.1 形状参数计算式推导

根据性质 2推导得到模型参数与样本超出量的

均值 E（·）、均方值 E（·）2以及方差 Var（·）之间的

关系

E (X - u) = σ
ξ 2
Γ ( )ξ-1- 1
Γ ( )ξ-1 + 1

= σ
1- ξ

( ξ< 1 ) （8）

E (X - u) 2 = 2σ 2
ξ 3

Γ ( )ξ-1- 2
Γ ( )ξ-1 + 1

=

2σ 2

( )1- ξ ( )1- 2ξ
( ξ< 1

2 ) （9）

Var (X - u) = E (X - u) 2 - E 2 (X - u) =
σ 2

( )1- ξ
2 ( )1- 2ξ

( ξ< 1
2 ) （10）

由式（8）~（10）得到形状参数的计算公式为

ξ= 1
2 (1- E 2 ( )X - u

Var ( )X - u ) ( ξ< 1
2 ) （11）

可见，形状参数的估计值可根据超出量的期望

与方差进行求解。

4.2.2 均方误差理论

计算形状参数时，若阈值取值较大，剩余的样本

数量会较少，导致样本分布不稳定，可以用方差

Var（ξ）来描述该特征。若阈值取值较小，会使一些

不包含极值信息的数据被保留，导致参数估计值与

真实值的偏差变大，可用偏差 Bias（ξ）来描述该特

征［15］。因此，提出采用均方误差（mean square error，
简称MSE）来综合考虑这 2种不确定性风险

MSE (ξ) =Bias2 (ξ)+Var (ξ) （12）

其中：Bias（ξ）为形状参数的偏差；Var（ξ）为形状参

数的方差。

采用自助法对超阈值样本观测组进行多次抽

样，获得多个超阈值样本集合和对应的多个形状参

数估计值，再进行均方误差分析［16］。当形状参数估

计值的均方误差MSE（ξ）取最小时，对应的阈值即

为最优阈值。

4.2.3 基于自助法的最小MSE(ξ)确定方法

自助法是一种再抽样统计方法，通过对初始样

本进行多次抽样来估计感兴趣参数的随机特征［17］。

笔者采用自助法计算形状参数估计值的均方误差，

基本步骤如下：

1）设初始阈值为 uj（j=0），将超过阈值的样本

组成观测样本组 Sj，超阈值样本数量记为Nj；

2）根据式（11），计算形状参数的初始估计值，

记为 ξj_0；

3）从观测样本组 Sj中随机抽取 Nj个可重复的

样本数据，组成自助样本组 Bi；
4）根据式（11）计算自助样本组 Bi对应的形状

参数估计值，记为 ξi；

5）重复步骤 3和 4共 b次，得到 b个自助样本所

对应的形状参数估计值，记为｛ξi｝=｛ξ1，ξ2，⋯，ξb｝；

6）计算样本的 Bias（ξ）与Var（ξ）

Bias (ξ) = 1
b∑i= 1

b

ξi - ξj_0 （13）

Var (ξ) = 1
b- 1 ∑i= 1

b ( )ξi-
1
b∑k= 1

b

ξk
2

（14）

7）根据式（12）计算得到MSE（ξj），重新设置阈

值 uj=uj+jΔu（j=1，2，⋯；Δu=0.01 MPa），重复步

骤 1~6，求解所有阈值所对应的MSE（ξ）；

8）找到 MSE（ξ）取最小时所对应的阈值 uj和

ξj_0，即为最优阈值与最优形状参数。

图 10为基于自助法的最小 MSE（ξ）方法流程

图。通过Matlab编程完成上述寻优计算。由图 9可
知，对于极大值样本，其最优阈值的范围为（30，35），

即 uj=30 MPa（j=0）；对于极小值样本，其最优阈值

的范围为（38，43），即 uj=38 MPa（j=0）。

在分析过程中发现，自助法的抽样次数 b的设

定对最优阈值的分析结果有一定影响，即当抽样次

数较少时，计算结果很难趋于稳定。因此，笔者分别

对抽样次数为 50~4 000进行了模拟计算。图 11为
不同自助采样次数下的最优阈值结果。
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由图 11可看出，抽样次数在 1 500次以下时，最

小MSE（ξ）所对应的阈值存在较大的浮动。当抽样

次数在 3 000次以上时，最小MSE（ξ）所对应的阈值

趋于稳定。因此，提出采用自助法进行寻优计算时，

需要有足够高的自助采样次数才能保证稳定精确的

最优值。

定义点集合为（u，MSE（ξ））来绘制散点图。极

大值样本和极小值样本的的形状参数均方误差如

图 12和图 13所示。形状参数估计值的均方误差随

着阈值的增大而增大，这主要是由于阈值的增大，使

得超阈值样本数量减少，参数估计值也越趋于不稳

定（方差变大）。极大值样本的最小形状参数均方误

差为 5.606×10-5，对应的阈值为 30.26 MPa，形状参

数为-0.286 3，即为最优阈值与最优形状参数。极

小值样本的最小形状参数均方误差为 3.938×10-4，
其对应的阈值为 38.05 MPa，形状参数为-0.224 9，
即为最优阈值与最优形状参数。

5 最优尺度参数的确定

5.1 概率分布拟合误差

考虑尺度参数（σ）为未知变量，根据式（2）得到

极大值样本与极小值样本的拟合概率分布函数为

图 12 极大值样本的形状参数均方误差

Fig.12 Shape parameter' MSE of local maximum samples

图 13 极小值样本的形状参数均方误差

Fig.13 Shape parameter' MSE of local minimum samples

图 10 基于自助法的最小MSE(ξ)方法流程图

Fig.10 The flow chart of minimum MSE (ξ) determination based on bootstarp method

图 11 不同自助采样次数下的最优阈值结果

Fig.11 Optimal threshold results under different bootstarp
sampling numbers
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G (xmax) = 1- (1- 0.286 3 xmax - 30.26σ sc_ max )
3.492 8

( xmax ≥ 30.26 ) （15）

G (xmin) = 1- (1- 0.224 9 xmin - 38.05σ sc_ min )
4.446 4

( xmin ≥ 38.05 ) （16）
其中：xmax为超过阈值的极大值样本；xmin为超过阈值

的极小值样本；σsc_max为极大值拟合分布函数的尺度

参数；σsc_min为极小值拟合分布函数的尺度参数。

当样本数量足够大时，真实概率分布函数可用

经验分布函数代替。样本经验概率分布函数为

Gn (Xi：n) = i ( n+ 1 ) ( i= 1，2，…，n ) （17）
其中：Xi：n为超阈值样本集 X的第（n-i+1）大的次

序统计量；n为超阈值样本个数。

根据式（17）得到极大值样本与极小值样本的经

验概率分布。将提取的极大值样本与极小值样本按

照从小到大排序，分别记为（A1：n，A2：n，…，An：n）和

（B1：m，B2：m，…，Bm：m）。若对实际事件概率分布的拟

合优度越高，拟合概率分布函数 G（Xi：n）与经验概率

分布函数 Gn（Xi：n）的误差就越小。因此，以拟合概

率分布函数与经验概率分布函数的最小误差作为优

化目标来确定最优尺度参数。误差计算式为

εi_ max = ∑
i= 1

n

(G (Ai：n)- Gn (Ai：n)) 2 （18）

εj_ min = ∑
j= 1

m

(G (Bj：m)- Gn (Bj：m)) 2 （19）

5.2 最优形状参数‑最小拟合误差理论

根据式（8）推导得到式（20），可以对尺度参数

进行初步估计。

σsc= E (X - u) (1- ξ) ( ξ< 1 ) （20）
根据极大值与极小值的超阈值样本，分别计算

得到超出量平均值 E（X-u）分别为 6.769和 5.901。
代入形状参数-0.286 3和-0.224 9，得到尺度参数

的初步估计值分别为 8.707 2和 7.228 4。
为了确定拟合概率分布函数与经验概率分布函

数的误差最小时所对应的最优尺度参数，根据上述

初步估计值，设置极大值样本对应的最优尺度参数

寻优范围为 7~10，极小值样本对应的最优尺度参

数寻优范围为 6~9，步长均设为 Δσsc=0.01，代入式

（18），（19），计算寻优范围内所有尺度参数取值所对

应的拟合误差。定义点集合为（σsc_j，εj）并绘制如图

14所示的尺度参数与拟合误差关系图。极大值、极

小值的拟合概率分布函数与经验概率分布函数的误

差为最小时所对应的尺度参数即为最优，得到最优

尺度参数分别为 8.75和 7.46。

6 模型检验与验证

6.1 拟合概率分布函数

极大值样本与极小值样本的超阈值帕累托拟合

分布的最优模型参数如表 1所示。为了直观反应拟

合效果，分别绘制累积概率分布函数曲线（cumula‐
tive probability distribution function，简称 CDF）与样

本的经验概率分布散点图（Ai：n，Gn（Ai：n）），（Bi：m，Gn

（Bi：m））进行对比，如图 15所示。可见，超阈值帕累

托分布模型对极值样本的尾部拟合效果非常理想。

图 14 尺度参数与拟合误差关系图

Fig.14 Relation diagram between scale parameter and
fitting error

表 1 超阈值帕累托拟合分布的最优模型参数

Tab.1 Model parameters of POT Pareto distribution

项目

极大值样本

极小值样本

阈值/MPa
30.26
38.05

形状参数

-0.286 3
-0.224 9

尺度参数

8.75
7.46

图 15 累积概率分布与样本经验概率分布对比

Fig.15 Fitting cumulative probability distribution and
empirical probability distribution of samples
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6.2 Kolmogorov‑Smirnov检验

虽然图 15能直观反映拟合效果，但不能对拟合

优 度 进 行 量 化 评 价 ，故 笔 者 采 用 Kolmogo‐
rov‐Smirnov检验方法对概率分布拟合优度进行评

价。Kolmogorov‐Smirnov检验原理是通过完成检

验统计量 D的计算（式（21）），根据样本数量，查表

或者计算在某一显著水平 α下的检验临界值Dα。根

据 式（22）计 算 显 著 水 平 α=0.01 下 的 检 验 临 界

值［18］。若 D<Dα，则接受相应显著水平下对样本概

率分布的假设，反之则拒绝。

D=max1≤ i≤ N | G (Xi：N)- Gn (Xi：N) | （21）

Dα= 1.63 n ( α= 0.01 ) （22）
本研究超过阈值极大值与极小值数量分别为

457 和 118，极 大 值 与 极 小 值 样 本 的 Kolmogo‐
rov‐Smirnov拟合度检验结果如表 2所示。可见，极

大值与极小值的检验统计量 D均小于相应的检验

临界值 D0.01，且有较高余量。这表明所提取极大值

和极小值样本的尾部分布服从超阈值帕累托分布，

且置信度为 99%，验证了笔者提出的最优模型参数

确定方法具有极高的准确性与实用性。

7 基于动应力时域外推的寿命评估方法

7.1 动应力时域外推

笔者以外推 10倍为例对基于动应力时域外推

的寿命评估方法进行分析。初始动应力时域信号

（图 8）可 看 作 是 由 3 部 分 组 成 ：超 过 上 限 阈 值

（30.26 MPa）的极大值样本数据，介于上限阈值

（30.26 MPa）与下限阈值（38.05 MPa，绝对值）之间

的样本数据，以及超过下限阈值（38.05 MPa，绝对

值）的极小值样本数据。由于笔者基于极值理论对

超阈值样本数据进行外推方法研究，因此对介于上

限阈值与下限阈值之间的样本数据采用简单的线性

外推方法（读者另可采用核密度理论、参数模型理论

等外推方法），具体步骤如下：

1）将表 1所得模型参数代入式（2），得到极大

值与极小值样本的尾部概率分布函数；

2）如 表 2 可 知 ，极 大 值 样 本 中 超 过 阈 值

30.26 MPa的数量为 457，极小值样本中超过阈值

38.05 MPa的数量为 118。由于外推倍数为 10，故采

用随机数生成命令，生成 4 570 和 1 180 个 0~1之
间的数；

3）根据性质 3，将生成的 4 570 和 1 180 个 0~1
之间的数分别替换式（6）中的 G［u］，求得相应的分位

数，即为外推后的极大值与极小值；

4）至此，已完成对样本极小值样本（绝对值）的

外推，将所有外推后的极小值分位数转换为负数；

5）用生成的 4 570 个极大值分位数和 1 180 个

极小值分位数依次替换原时域样本信号中具有相同

次序统计量的样本极值。

10倍外推后的动应力时域信号如图 16所示。

对外推后的动应力时域信号进行雨流循环计数，得

到线性外推与时域外推幅值‐频次对比，如图 17所
示。可以看出，常用的线性外推只能在频次上实现

拓延，并不能实现对幅值的拓延。时域外推方法的

结果不仅与初始样本曲线的拟合度高，还实现了对

幅值的外推。将外推结果与雨流矩阵外推结果进行

比较可知，两者具有较高的相似度，表明了该时域外

推方法的正确性，可充分复现结构在长时载荷下的

受力情况。
表 2 Kolmogorov‑Smirnov检验结果

Tab.2 Results of Kolmogorov‑Smirnov test

参数

超阈值样本量（n）

检验临界值（D0.01）

检验统计量（D）

极大值

457
0.076 2
0.024 5

极小值

118
0.150 1
0.063 5

图 16 10倍外推后的动应力时域信号

Fig.16 Time-domain signal of dynamic stress after ten multi‐
ples extrapolation

图 17 线性外推与时域外推幅值-频次对比

Fig.17 Amplitude-frequency diagram of linear extrapo‐
lation and time-domain extrapolation
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7.2 疲劳寿命评估方法

根据外推 10倍后的动应力时域信号进行疲劳寿

命分析，并与采用线性外推得到的动应力时域信号的

疲劳寿命分析结果进行比较。根据 Palmgren‐Miner
线性损伤准则，对测点进行疲劳损伤计算

D= ∑
i= 1

K ni
Ni
= ∑

i= 1

K ni ( )Δσi
C

= ∑
i= 1

K ni
N 0 ( ΔσiΔσ0 )

m

（23）

其中：D为样本动应力信号作用下的累积疲劳损伤；

Δσi为应力范围，Δσi=σmax-σmin；ni为应力范围 Δσi的
实际循环次数；K为分析样本总共的循环次数；Ni为

应力范围 Δσi对应的疲劳极限循环次数；C，m为 S‐N
曲线的常系数。

对于转向架构架这类焊接结构，可参照 BS
7608-2015焊接结构疲劳分析标准［19］，将其考虑为

F级。因此，双对数 S‐N曲线拐点处的循环次数

N0=107时，对应的疲劳应力范围 Δσ0=40 MPa，且
系数m=3，代入式（23）即可求得累积损伤。基于线

性 外 推 10 倍 后 计 算 所 得 的 累 积 疲 劳 损 伤 为

3.121 23×10-3，而基于超阈值参数模型时域外推 10
倍后计算所得的疲劳损伤为 3.132 07×10-3，相比之

下，损伤增加了 0.347%。

从 A到 B站的 3个来回所对应的动应力时域信

号代表 498 km（3×166 km），外推 10倍后对应的运

营里程为 4 980 km。假设疲劳失效时对应的累积损

伤为 1，根据式（24）对该测点的安全运营里程寿命

进行评估

L= D tot

D
l （24）

其中：Dtot为疲劳失效时的总损伤，Dtot=1；L为总运

营里程寿命（km）；l为样本动应力信号对应的运营

里程（km）。

基于线性外推 10倍后计算所得的运营里程寿

命为 1 595 524.84 km，而基于超阈值时域外推 10倍
后计算所得的运营里程寿命为 1 590 002.78 km，寿

命减少了 5 522.06 km。可见，基于线性外推的疲劳

寿命计算结果偏于危险，基于时域外推的疲劳寿命

计算结果更偏于安全。

8 外推倍数与疲劳寿命评估误差的关系

时域外推是一种基于概率统计的外推方法。研

究表明：当外推倍数太小时，基于时域外推的寿命评

估结果与基于线性外推的寿命评估结果之间的相对

误差（后续简称相对误差）会不趋于稳定；当外推倍

数太大，甚至是全寿命周期对应的外推倍数时，数据

量会变得十分庞大，疲劳分析效率降低。因此，为明

确外推倍数与相对误差之间的关系，并为基于时域

外推的疲劳寿命评估方法确定合适的外推倍数，对

原始动应力样本数据分别进行 10~3 200倍的外推

与疲劳寿命评估，结果如表 3所示。其中，外推倍数

为 3 200时所得的动应力时域信号为该测点的全寿

命动应力时域信号。由表 3可知，在本案例中，基于

时域外推的疲劳寿命评估结果比基于线性外推的疲

劳寿命评估结果减少了 2 670 km。

时域外推倍数与疲劳评估结果的相对误差如图

18所示。可见，当外推倍数小于 200时，其相对误差

变化较大；当外推倍数大于 600时，其相对误差稳定

在 0.168%。

9 结 论

1）提出了基于形状参数最小均方误差的最优

阈值确定方法。在采用用自助法进行寻优计算时，

为保证阈值估计值的精确与稳定，需要有足够多的

自助采样次数。

2）提出了基于最小拟合误差的最优尺度参数

表 3 各外推倍数下的部分疲劳寿命评估结果

Tab.3 Fatigue life evaluation results under different

extrapolation multiple

外推倍数

10
100
300
600
1 200
2 000
3 200（全寿命）

累积疲劳损伤

线性外推

3.121 23×10-3

3.121 23×10-2

9.363 69×10-2

1.872 74×10-1

3.745 48×10-1

6.242 46×10-1

9.987 94×10-1

时域外推

3.132 07×10-3

3.125 82×10-2

9.379 54×10-2

1.875 93×10-1

3.751 74×10-1

6.253 21×10-1

1.000 45

相对误

差/%
0.347
0.147
0.169
0.170
0.167
0.172
0.166

图 18 时域外推倍数与疲劳评估结果的相对误差

Fig.18 Relation between time-domain extrapolation
multiple and relative errors
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的确定方法。基于上述最优参数确定方法所得的参

数模型，经拟合优度检验，其置信度达 99%，验证了

时域外推法的实用性和准确性。

3）与常用的线性外推法相比，基于时域外推法

的累积疲劳损伤提高了 0.168%，安全运行里程减少

了 2 670 km。可见，基于时域外推法的疲劳寿命评

估方法更偏于安全。值得注意的是，为保证线性外

推与时域外推疲劳寿命评估结果相对误差的稳定，

得到更稳定的疲劳寿命评估结果，需要保证有足够

的外推倍数。

4）提出短时载荷（即线性外推）作用下的疲劳

分析结果与长时载荷作用下的疲劳分析结果之间存

在误差值得引起重视，并为长时载荷信号作用下的

疲劳寿命分析提供了方法参考与理论支撑。
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气液脉冲两相流耦合激振数值模拟与试验
∗

张慧贤 1， 寇子明 2，3， 布占伟 1， 杨海军 1

（1.洛阳理工学院智能制造学院 洛阳，471023）
（2.太原理工大学机械与运载工程学院 太原，030024）

（3.山西省矿山流体控制工程技术研究中心 太原，030024）

摘要 提出了一种气液耦合激振方式，通过控制气路和液路交替产生的高压脉冲两相振荡流，利用其产生的激振力

实现对液压系统管道内壁的污染物去除。首先，建立了高压脉冲两相流动力学模型，开发了气液脉冲两相流试验系

统，利用 Ansys Fluent模块进行数值模拟与仿真分析；其次，湍流模型采用 k‐ε二方程模型，气液两相流采用流体体

积函数（volume of fluid，简称 VOF）模型，用 Simple算法对双流体控制方程组进行迭代求解，对气液脉冲两相振荡

流的压力场、速度场及流态进行了分析；最后，采用压力变送器和数据采集卡对气液入口处不同流体压力下管道中

部的混合流体激振压力进行测量，对实测压力信号进行滤波，并与数值模拟进行对比。分析表明：混合流体激振压

力随着进气口和进油口流体压力的增大而增大，变化趋势与数值模拟基本吻合；在气液交替混合过程中，随着通气

时间的增加，混合流体激振压力逐渐增大。数值模拟和试验研究揭示了气液脉冲两相流的动力学特性，为气液两相

流激振的可控性提供了理论依据和试验基础。

关键词 激振；气液脉冲；两相流；数值模拟；动力学特性

中图分类号 TB126；TP23；TH6

引 言

资料统计表明，组成液压系统的模块及其管路

的清洁度对系统工作的可靠性具有显著影响，液压

系统大多数故障是由系统内部受到污染造成［1］。目

前，广泛采用的超声波清洗是利用超声波在液体中

形成的微气核空化泡产生的空化作用，在声波的作

用下发生生长和崩溃时释放的瞬时压力对污染物进

行 分 散 与 剥 离 ，进 而 达 到 清 洗 的 目 的［2‐5］。 Ray‐
leigh［6］建立了不可压缩流体中的气泡动力学模型。

Plesset［7］在考虑流体压缩性后，对 Rayleigh方程进

行改进，得到了 R‐P方程［8］。李晓谦等［9］研究了超声

波作用下空化泡在不同声压下的泡壁运动，揭示了

空化泡内部压强与声压的关系，分析了影响空化泡

存在的因素。陈谦等［10］研究了不同超声波频率、声

压及空化气泡的初始半径对空化运动过程的影响，

找出了最佳空化带对应的频率范围。在实际应用

中，由于超声波振动频率太高，清洗过程产生的空化

作用对物体的破坏作用是十分强大的［11］。

笔者提出了一种通过气液脉冲两相流耦合产生

的激振力对液压管道进行清洗的方法，其激振频率

相比超声波频率小得多。该研究为将气液耦合激振

方式应用于复杂液压系统的在线不拆卸清洗提供了

理论和试验基础。

1 激振原理

图 1为气液脉冲试验系统原理图。该系统由液

压系统、气动系统和电气系统组成。液压系统由液

压泵站、溢流阀、油路块、电磁换向阀、压力变送器和

流量计等组成。气动系统包括高压空气压缩机、储

气罐、减压阀、压力变送器、流量计、高压脉冲阀和气

动管路。电气系统由变频器、触摸屏、上位工控机、

可编程序控制器（programmable logic controller，简
称 PLC）及扩展模块等组成。电磁换向阀与气体脉

冲阀的启闭通过 PLC控制，液压泵流量通过变频器

控制，液压泵站送出的高压液体与脉冲阀产生的脉

动气流进行混合，使管道内部形成气液脉冲两相流，

在脉动气液两相流的作用下对液压系统管路内部的

污染物进行剥离。通过触摸屏及 PLC实现变频器

频率、气液脉冲压力及流量等控制参数的现场设定，

并将传感器现场采集到的信号进行实时显示。采用

西门子 PLC及扩展模块，将传感器采集到的信号传

送到上位工控机，通过数据采集软件实现数据的实
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∗ 国家自然科学基金资助项目（U1404513）；河南省高等学校重点科研资助项目（20A460020）
收稿日期：2019‐08‐19；修回日期：2020‐08‐19



第 4 期 张慧贤，等：气液脉冲两相流耦合激振数值模拟与试验

时采集与保存。试验系统中，柱塞泵的额定转速为

1 450 r/min，公称排量为 63 mL/r，额定压力为 31.5
MPa；变频器功率为 11 kW；液压泵站电磁溢流阀的

最大工作压力为 25 MPa；液压管道内径为 15 mm，

气体管道内径为 10 mm；高压空气压缩机额定压力

为 10 MPa；液压系统设有背压阀，与溢流阀联合调

节系统压力。

2 计算模型与控制方程

2.1 计算模型

图 2 为 流 体 管 道 模 型 。 液 压 管 道 内 径 D=
15 mm，气体管道内径 d=10 mm，从气液混合处到

出口处管道总长 l=15 m。流体通过进油口与进气

口进行交替混合。为防止流体产生回流，PLC控制

下的电磁换向阀与气体脉冲阀当其中一路打开时，

另外一路是关闭的。假设液压油不可压缩，将液相

和气相视为拟连续介质，且忽略重力影响。从液压

泵流出的液体流速为 v0，静压力为 p0，空气压缩机产

生的气体流速为 vA，压力为 pA。将流体的运动过程

视为绝热过程，考虑到气相与液相之间的相互作用，

在 Ansys Fluent中气液两相流采用 VOF模型，湍流

模型设置为 k‐ε二方程模型。图 3为在图 2的基础上

采用三维软件建模并划分的网格图。网格数约为

84×104，导入 Ansys Fluent中对双流体控制方程组

用 Simple算法进行迭代求解。

2.2 控制方程组

标准 k‐ε模型的湍动能方程、湍流耗散方程和黏

性系数方程［12］分别为

∂
∂t ( ρε )+

∂
∂x i
( ρεu i )=

∂
∂x j

é

ë
êê(μ+ μ i

σ ε ) ∂ε∂x jùûúú +
C 1ε

ε
k
(G k + C 3εG b )- C 2ε ρ

ε2

k
+ S ε （1）

∂
∂t ( ρk )+

∂
∂x i
( ρku i )=

∂
∂x j

é

ë
êê(μ+ μ i

σk ) ∂k∂x jùûúú + G k +

G b - ρε- YM + Sk （2）

μ i = ρC μ
k 2

ε
（3）

其中：ρ为流体密度；k为湍流动能；ε为湍流耗散率；

μi为湍流黏性系数；C μ，C 1ε，C 2ε，C 3ε为常量；Gb为由

浮力产生的湍动能项；Gk为由层流速度梯度而产生

图 1 气液脉冲试验系统原理图

Fig.1 Schematic diagram of gas-liquid pulse test system

图 2 流体管道模型

Fig.2 Pipe geometric model

图 3 网格图

Fig.3 Grid diagram
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的湍动能项；YM为在可压缩流动中湍流脉动膨胀到

全局流程中对耗散率的贡献项；Sk，Sε分别为用户定

义的湍动能项和湍流耗散源项；σk，σ ε分别为 k方程

和 ε方程的湍流普朗特数。

图 2所示的进油口介质为二甲基硅油，黏度为

0.01 kg/（m·s-1），密度为 960 kg/m3。取 v0=1.9 m/s，
p0=1 MPa，可知雷诺数 Re=ρv0D μ>2 000，进油

口流动为充分发展的湍流。在 Ansys Fluent中采用

轴对称的分离隐式求解器进行求解，并采用标准的

k‐ε湍流模型与增强的壁面函数法进行模拟。

2.3 计算方法及边界条件

在Ansys Fluent中入口边界条件定义为压力‐入
口，出口边界条件定义为压力‐出口。由于气液混合

处的入口压力可以调节，而出口接油箱，由此按不同

工况对出入口的边界条件进行设定。为了对流体压

力场及速度场进行分析，根据脉动气体的实际特性，

将气液脉冲两相流采用用户自定义函数定义。

3 数值模拟与分析

3.1 压力场分析

图 2所示的进气口和进油口采取气液交替混合

的方式数值模拟，分别通入 1，3和 5 MPa压力的流

体。气体为 25℃ 的空气，液体为二甲基硅油，2种流

体的初始参数如表 1所示。

假定系统中通入 3 s的气体和 5 s的液体，在不

同流体压力下，气液混合后管道中部流体激振压力

变化见图 4。图 4（a）表明，当管道中液体和气体的

压力均为 1 MPa时，图 2管道中部的流体激振压力

基本不变，压力仅出现了小幅波动。图 4（b）表明，

当通入的液体和气体压力为 3 MPa时，管道中部流

体激振压力出现了周期性的脉动。图 4（c）表明，当

通入管道中的液体和气体压力为 5 MPa时，管道中

部混合流体激振压力出现了较大波动。可见，混合

流体激振压力随着气液两相流初始压力的增大而增

大，且气液初始压力越大，气液两相流激振压力也

越大。

图 5为在不同流体压力下，用Ansys Fluent计算

出的管道中部混合流体激振压力云图。可见，管道

中部两相流激振压力随着气液初始压力的增大而增

大，且压力波动也随着气液初始压力的增大而更加

明显。这与图 4的分析结果一致。

3.2 速度场分析

图 6为不同流体压力下管道中部流体流速的变

化时程曲线。图 6表明，随着气液初始压力的增大，

管道中部流体流速有下降趋势。图 7为不同流体压

力下管道中部流体速度流线图。可以看出，图 7与

表 1 初始参数

Tab.1 Basic parameters

参数

空气密度/(kg·m-3)
空气动力黏度/(kg·(m·s)-1)
二甲基硅油密度/(kg·m-3)
二甲基硅油动力黏度/(kg·(m·s)-1)

数值

1.29
1.79×10-5

960
0.01

图 4 不同流体压力下管道中部流体激振压力变化

Fig.4 Excitation pressure variation in the middle of pipe
under different pressures
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图 6流体速度时程的变化趋势是基本一致的。

4 试验对比分析

图 1所示的试验系统采用 PLC控制方式，通过

气体脉冲阀和电磁阀分别控制气体和液体交替混

合，防止 2种流体产生回流。压力变送器（20 MPa，
两线制 4~20 mA）安装在气液混合后的管道中部，

变送器电流信号变换为电压信号后接入 USB‐6005
高速数据采集卡。为了消除高频干扰，首先采用最

小二乘法消除振动信号趋势项，然后采用五点滑动

平均法对压力信号进行滤波处理。

图 8为不同流体压力对激振压力的影响。在试

验系统中，从进气口和进油口分别通入 3 s的气体和

图 5 不同流体压力下管道中部激振压力云图

Fig.5 Pressure cloud chart in the middle of pipe under
different pressures

图 6 不同流体压力下管道中部流体流速的变化时程曲线

Fig.6 Fluid velocity variation in the middle of pipe under
different pressures

图 7 不同流体压力下管道中部流体速度流线

Fig.7 Speed streamline diagram in the middle of pipe
under different pressures
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5 s的液体，当流体初始压力分别为 1，3 和 5 MPa
时，实测的管道中部混合流体激振压力变化时程曲

线如图 8（a）~（c）所示。从图 8（d）可以看出，随着

进气口和进油口流体初始压力的增大，混合流体激

振压力也逐渐增大，表明混合流体激振压力可以通

过流体初始压力进行调节。从图 8与图 4可以看出，

在相同条件下实测的混合流体激振压力随着时间的

波动趋势与数值模拟结果基本相同。

图 9 为不同流体交替时对激振压力的影响。图

9（a）~（c）表示当流体初始压力为 3 MPa时，分别通

入 5 s油 1 s气、5 s油 3 s气、5 s油 5 s气时，经压力变

送器实测得到的流体激振压力曲线。从图 9（d）可

以看出，随着通气时间的增长，混合流体激振压力逐

渐增大，但随着通气时间的增大，压力的增加有减弱

的趋势。试验发现，通气时的压力曲线对比时间不

要大于 5 s，否则会出现流态紊乱现象，将引起管道

振动噪声并影响激振压力的可控性。

可见，气液混合后的激振压力随着进气口和进

油口流体初始压力的增大而增大，并且随着通气时

间的增长，混合流体激振压力也呈增大的趋势，表明

流体激振压力的可控性。这种可调可控的气液耦合

振荡流的产生将剥离并去除管道内壁的污染物，有

效提高液压系统的清洁度。

5 结 论

1）为研究气液脉冲两相流所产生的激振力对

图 9 不同流体交替时对激振压力的影响

Fig.9 Influence of different alternating times on excitation
pressure

图 8 不同流体压力对激振压力的影响

Fig.8 Influence of different fluid pressures on excitation
pressure
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液压系统管道内壁物污染进行去除的方式，建立了高

压脉冲两相流动力学模型，开发了气液脉冲两相流试

验系统。采用Ansys Fluent模块对气液脉冲振荡流的

压力场、速度场及流态进行了数值模拟与仿真分析。

2）采用压力变送器和数据采集卡对气液脉冲

两相流作用下管道混合流体的激振压力进行测量，

并与数值模拟进行了对比。分析表明：随着进气口

和进油口流体初始压力的增大，混合流体激振压力

逐渐增大；随着通气时间的增长，混合流体激振压力

也逐渐增大。数值模拟和试验研究表明了气液脉冲

两相流作用下混合流体激振压力的可控性。该气液

耦合激振方式揭示了气液脉冲两相流的动力学特

性，为气液两相流激振压力的可控性提供了理论依

据与试验基础。

参 考 文 献

［1］ 贾正伟，张利剑，王道臣，等 . 外骨骼液压系统的污染

与控制［J］.液压气动与密封，2019（2）：14-16.
JIA Zhengwei，ZHANG Lijian，WANG Daochen，et al.
Contamination control of exoskeleton hydraulic system
［J］. Hydraulics Pneumatics & Seals，2019（2）：14-16.
（in Chinese）

［2］ ALTAY R，SADAGHIANI A K，SEVGEN M I，et
al. Numerical and experimental studies on the effect of
surface roughness and ultrasonic frequency on bubble
dynamics in acoustic cavitation［J］. Energies，2020，
13：1126-1140.

［3］ BRYSON L，FERNANDEZ R D，BOUTSIOUKIS
C. Cleaning of used rotary nickel-titanium files in an
ultrasonic bath by locally intensified acoustic cavitation
［J］. International Endodontic Journal， 2018， 51：
457-468.

［4］ FANG Y， HARIU D， YAMAMOTO T， et al.
Acoustic cavitation assisted plasma for wastewater
treatment： degradation of rhodamine B in aqueous
solution［J］. Ultrasonics Sonochemistry， 2019， 52：
318-325.

［5］ 唐东林，胡琳，汤炎锦，等 . 超声波固态耦合声特性研

究［J］.振动、测试与诊断，2019，39（4）：789-794.
TANG Donglin， HU Lin， TANG Yanjin， et al.
Acoustic characteristics of ultrasonic solid couping［J］.
Journal of Vibration， Measurement & Diagnosis，
2019，39（4）：789-794.（in Chinese）

［6］ RAYLEIGH L. On the pressure developed in a liquid
during the collapse of a spherical cavity ［J］.

Philosophical Magazine，1917，34（3）：94-98.
［7］ PLESSET M S. The dynamics of cavitation bubbles

［J］. Journal of Applied Mechanics， 1949，16（9）：

277-282.
［8］ HILGENFELDT S， BRENNER M P，

GROSSMANN S，et al. Analysis of rayleigh-plesset
dynamics for sonoluminescing bubbles［J］. Journal of
Fluid Mechanics，1998，15（2）：1-41.

［9］ 李晓谦，邓静，林森 . 7050铝合金超声空化气泡动力学

数值模拟［J］. 特种铸造及有色合金，2013，33（5）：

395-399.
LI Xiaoqian，DENG Jing，LIN Sen. Dynamics numeri‐
cal simulation of ultrasonic cavitation bubble in 7050 alu‐
minum alloy［J］. Special Casting & Nonferrous Alloys，
2013，33（5）：395-399.（in Chinese）

［10］ 陈谦，邹欣晔，程建春 . 超声波声孔效应中气泡动力学

的研究［J］.物理学报，2006，55（12）：6476-6481.
CHEN Qian，ZOU Xinye，CHENG Jianchun. Investi‐
gation of bubble dynamics in ultrasonic sonoporation
［J］. Acta Physica Sinica，2006，55（12）：6476-6481.
（in Chinese）

［11］ 王萍辉 . 超声空化影响因素［J］. 河北理工学院学报，

2003，25（4）：154-161.
WANG Pinghui. A study and analysis on influencing
factor of the ultrasonic cavitation［J］. Journal of Hebei
Institute of Technology，2003，25（4）：154-161.（in
Chinese）

［12］ 周大庆，刘跃飞 . 基于 VOF模型的轴流泵机组起动过

程数值模拟［J］. 排灌机械工程学报，2016，34（4）：

307-312.
ZHOU Daqing，LIU Yuefei. Numerical simulation of
axial pump unit startup process using VOF model［J］.
Journal of Drainage and Irrigation Machinery Engineer‐
ing，2016，34（4）：307-312.（in Chinese）

第一作者简介：张慧贤，男，1975年 5月
生，博士、副教授。主要研究方向为机电

液一体化、流体传动与控制。曾发表《主

动液压激波作用下管道振动控制的运动

分析与试验研究》（《机械工程学报》2012
年第 48卷第 6期）等论文。

E-mail：zhxsky2008@163.com

通信作者简介：寇子明，男，1964年 8月
生，博士、教授、博士生导师。主要研究

方向为流体传动与控制、广义优化设计。

E-mail：zmkou@163.com

777



第 41 卷第 4 期
2021 年 8 月

振动、测试与诊断 Vol. 41 No. 4
Aug.2021Journal of Vibration，Measurement & Diagnosis

用于矢量水听器的加速度敏感结构
∗

王文龙 1，2， 笪良龙 1，2， 孙芹东 1，2

（1.海军潜艇学院二系 青岛，266199）
（2.海洋科学与技术国家实验室 青岛，266235）

摘要 同振式矢量水听器中常用的商用压电加速度计具有质量较大的缺点，限制了矢量水听器的性能提升。为了

解决该问题，设计了一种三轴加速度敏感结构，采用厚度剪切压电效应，具有质量轻、灵敏度高等优点。该加速度敏

感结构的质量仅为 0.039 kg，灵敏度在 200 Hz处约为 3 000 mV/g，工作频段为 20~2 000 Hz，工作频段内最大横向

灵敏度比小于 8%。将该加速度敏感结构安装在球形耐压矢量水听器中进行测试，其直径为 72 mm，x，y，z通道在

200 Hz处的等效声压灵敏度级分别为-191.6，-191.4和-191.8 dB，具有良好的余弦指向性，各通道一致性较好，

证明其适合应用在矢量水听器中。并与安装商用加速度计的矢量水听器进行对比，证明其能够有效降低矢量水听

器的平均密度，提高灵敏度。

关键词 压电加速度计；厚度剪切；有限元仿真；同振式矢量水听器

中图分类号 TH824.4

引 言

矢量水听器是一种能够测量水中质点振速信息

的声学传感器，按照测量原理可分为压差式和同振

式 2 种［1］。由于压差式矢量水听器存在对敏感元件

的一致性要求较高、制作工艺复杂、灵敏度较低以及

易受振动干扰等缺点，已很少使用；而同振式矢量水

听器具有性能可靠、灵敏度高以及低频指向性好等

优点［2‐4］，应用愈加广泛。目前，较优的矢量水听器

设计方案是在刚性硬壳体内沿正交坐标轴方向安装

两轴或三轴加速度计。按照测量原理，加速度计的

种类分为压电式、压阻式、电容式和电磁式等［5］。压

电式加速度计利用压电材料的正压电效应来测量振

动加速度的传感器。按照敏感元件的受力方式不

同，压电加速度计又可分为平面压缩型、弯曲梁型和

剪切型。相比其他类型而言，厚度剪切型压电加速

度计具有体积小、灵敏度高、自噪声低、工作频带适

中、工作温度广、结构简单可靠和抗冲击性好等优

点，已成为目前使用最广泛的加速度传感器［6］。

目前，同振式矢量水听器多采用商用剪切型三

轴压电加速度计［7‐11］。这类加速度计技术成熟、结构

紧凑、灵敏度高［12］，最常见的应用场景是安装在建

筑或大型设备内进行振动监测。由于该应用对其重

量没有限制，因此这些商用加速度计大都具有较厚

实的铁制外壳。此外壳既承担基座的功能，又起到

屏蔽和保护的作用，这也导致了此类加速度计一般

质量较大。对于矢量水听器来说，体积和质量对其

性能影响重大。体积越大，则高频上限越低；平均密

度越大，则灵敏度越低。因此，商用加速度计在矢量

水听器上应用时，质量较大是其主要缺点，会限制矢

量水听器相关指标的提升。

对于金属壳体耐压矢量水听器，其本身就有一

个金属外壳，可以对加速度计起到保护和屏蔽的作

用。笔者设计一种没有外壳的剪切式加速度敏感结

构，并与安装支架合并，以达到减轻重量、提高矢量

水听器性能的目的。

1 厚度剪切压电效应工作原理

1.1 灵敏度理论分析

该加速度敏感结构所用的厚度剪切压电片如图

1所示。其厚度为 t，2个面积最大的表面为电极面，

电极面的长度为 l，宽度为 w。电极面垂直于 x轴，

压电片的极化方向沿 z轴方向。压电片所用材料为

PZT‐5A压电陶瓷。当加速度敏感结构在低频段内

使用时（即工作频率远低于压电片的谐振频率），压

电片处在弹性控制情况下，此时可近似用弹性静力

学方法分析。

DOI:10.16450/j.cnki.issn.1004‐6801.2021.04.021
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假设剪切力 F和-F分别作用在 x=0和 x=t
的端面上。该剪切力是由重块受到加速度作用，以

静摩擦力的形式作用到压电片的端面上，故 F=
ma，其中：m为重块的质量；a为加速度敏感结构所

受到的加速度。在这种情况下，其应力分布为 T 1 =
T 2 = T 3 = T 4 = T 6 = 0，而 T 5 =-F/lw。 压 电 片

没有受到外加电场作用，所以 D 1 = D 2 = D 3 = 0。
根据 g‐型压电方程 E 1 =-g15T 5，得到单片剪切压

电片的开路电压［13］为

V= ∫0
t

E 1dx= ∫0
t (- g15

-F
lw ) dx= g15

ma
lw

t （1）

单片剪切压电片的开路电压接收灵敏度为

| Va |= g15
m
lw
t （2）

1.2 灵敏度有限元仿真

使用有限元分析软件 Comsol对厚度剪切压电

片的开路电压接收灵敏度进行仿真。

1）建立厚度剪切压电片的几何模型，在其上表

面施加沿 z轴正方向的剪切力 F=0.004 N，下表面

施加固定约束并接地，厚度剪切压电陶瓷片参数如

表 1所示。极化坐标系为正交直角坐标系，极化方

向沿 z轴正方向，物理场选择压电效应。

2）对模型进行网格划分并运行稳态仿真，将模

型的体电势仿真结果以多切面的方式显示，厚度剪

切压电片开路电压仿真结果如图 2所示。可见，电

势在压电片内水平方向均匀分布，厚度方向由小到

大分布，接地的下表面电势为 0，上表面电势最大，

为 0.008 73 V。将相关参数代入式（1），计算开路电

压的理论值为 0.008 595 V，与仿真结果基本吻合。

1.3 频率响应有限元仿真

对厚度剪切压电片的频率响应进行仿真，设置

频率范围为 1 Hz~5 MHz，每 10倍频 20个点，得到

厚度剪切压电片频率响应仿真结果如图 3所示。可

见，在 10 Hz~100 kHz频段内，该剪切压电片的电压

接收灵敏度很平坦，其值为 0.084 1 V/g，与理论计

算结果吻合。曲线在 549.5 kHz处出现最大峰值，该

频率即为剪切压电片的厚度切变谐振频率。

2 加速度敏感结构

2.1 加速度敏感结构设计

加速度敏感结构设计如图 4所示，包括 1个正交

的十字形支架和 3组敏感单元。正交十字形支架在

x，y，z方向各有一条臂，每条臂上有一组敏感单元。

将 x，y方向的臂延长，可以与矢量水听器内部的凹

槽配合，起到安装支架的作用。每组敏感单元均包

括 2个凹字形重块、4片压电陶瓷片、2片电极片和 1
根紧固螺栓。压电陶瓷片由 PZT‐5A材料制成，沿

图 1 厚度剪切压电片

Fig.1 The thickness shear piezoelectric ceramic piece

表 1 厚度剪切压电陶瓷片参数

Tab.1 Parameters of the thickness shear piezoelec‑

tric ceramic piece

参数

t/mm
l/mm
w/mm
m/kg
ρ/( kg·m-3)
cE66/ Pa
g15/( V·m·N-1)

数值

0.9
4.0
4.0
0.004
7 750

2.257×1010

38.2×10-3

图 2 厚度剪切压电片开路电压仿真结果

Fig.2 Open circuit voltage simulation result of the thick‐
ness shear piezoelectric ceramic piece

图 3 厚度剪切压电片频率响应仿真结果

Fig.3 Frequency response simulation result of the
thickness shear piezoelectric ceramic piece
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正方形的一个边长方向极化，而电极是在厚度方向

的 2个面上。为了增大加速度敏感结构的灵敏度，

每组敏感单元采用 4片剪切压电片串联输出。

当该加速度敏感结构受外力作用产生加速度

时，由于惯性作用，重块会产生与加速度方向相反的

运动趋势，而紧固螺栓提供的预压力将重块、剪切压

电片和支架紧紧固定在一起，使 3者之间不能发生

相对位移。此时重块的运动趋势就会给紧贴它的剪

切压电片的面上施加静摩擦力，该力的大小与紧固

螺栓的预压力无关，而是与重块的质量和受到的加

速度成正比，其方向与加速度方向相反。因此，剪切

压电片的开路电压接收灵敏度与重块的质量成正

比。为了提高加速度敏感结构的灵敏度，重块采用

钨基高比重合金制成，以较小的体积提供较大的质

量，样品中每个重块的质量为 0.004 kg。

2.2 加速度敏感结构性能测试

加速度敏感结构性能测试如图 5所示。加速度

敏感结构刚性安装在与其相匹配的基座上，基座安

装在振动台上，基座上同时有 1个标准加速度计与

被测加速度敏感结构背靠背刚性安装，二者的信号

分别通过电荷放大器放大后进入信号采集系统，由

软件自动进行对比分析。加速度敏感结构用的自制

电荷放大器在工作频段的放大倍数为 10倍。图 6为
加速度敏感结构 3个通道的频率响应曲线。

由图 6可见，加速度敏感结构 3个轴的灵敏度一

致性较好，且在低频段灵敏度较平坦，x，y，z轴在

200 Hz处的灵敏度分别为 3 017，3 058和 2 988 mV/
g。将重块质量代入式（2），求得 4片压电片串联的

开路电压灵敏度理论值为 3 369 mV/g（10倍放大

后）。可见，灵敏度实测结果与理论值基本吻合。当

频率超过 2 kHz时，灵敏度迅速增大。若设定灵敏

度变化不超过±1 dB为工作频段的选择标准，则该

加速度敏感结构的工作频段为 20 Hz~2 kHz。

由于没有全向旋转振动平台，因此只对加速度

敏感结构的最大横向灵敏度作简化测量。分别在

x，y轴施加振动，并测量 z轴的灵敏度输出，选择二

者中较大的数值作为 z轴的最大横向灵敏度。以此

类推，可测得 x，y轴的最大横向灵敏度。加速度敏

感结构各轴的最大横向灵敏度频率响应曲线如图 7
所示。可见，加速度敏感结构 x，y，z轴的最大横向

灵敏度在 20 Hz~2 kHz工作频段内均小于 240 mV/
g，即在全工作频段内三轴最大横向灵敏度比均小

于 8%。

2.3 加速度敏感结构谐振频率仿真

由图 6，7可见，当频率超过 2 kHz后，该加速度

敏感结构的灵敏度和横向灵敏度都迅速升高，并在

图 4 加速度敏感结构设计(单位：mm)
Fig.4 Design of the acceleration sensitive structure (unit:

mm)

图 5 加速度敏感结构性能测试

Fig.5 Performance test of the acceleration sensitive structure

图 6 加速度敏感结构的频率响应曲线

Fig.6 Frequency response of the acceleration sensitive struc‐
ture

图 7 加速度敏感结构各轴的最大横向灵敏度频率响应曲线

Fig.7 Maximum lateral sensitivity-frequency response of the
acceleration sensitive structure
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3 100 Hz附近出现第 1个峰值。导致此现象的原因

可能是由于安装支架较细长，而中间部分由于重块

的存在，质量较大，从而导致整个结构的谐振频率较

低。为了验证此推测，对整个加速度敏感结构建模，

使用Workbench软件对结构模态进行有限元分析。

该结构的一阶模态仿真结果如图 8所示，其谐振频

率为 3 033 Hz，与测试结果基本吻合。

3 矢量水听器性能指标测试

为实际测试加速度敏感结构在矢量水听器中的

应用表现，将其安装在某型耐压球形矢量水听器的

内部，如图 9所示。安装完成的矢量水听器总质量

为 0.207 kg，直径为 72 mm，平均密度为 1 058 kg/
m3。矢量水听器最重要的 2个性能指标是灵敏度和

指向性，一般使用驻波管水声标定系统对这 2个指

标进行测试。将该矢量水听器置于驻波管中，矢量

水听器及其测量环境如图 10所示。

3.1 矢量水听器灵敏度测试

矢量水听器的接收灵敏度也称为接收电压响应

（receiving voltage response，简称 RVS），一般用等效

自由场声压灵敏度Mp来表示，其与矢量水听器内部

加速度敏感结构的加速度灵敏度 Ma根据下式［14］

换算

Ma=
ρc
ω
Mp （3）

其中 ：水介质密度 ρ= 1 000 kg/m3；水中声速 c=
1 500 m/s；声波角频率 ω= 2πf。

RVS可用等效声压灵敏度级来表示，可根据

RVS=201g（Ma）-120由等效声压灵敏度计算得

到，单位为 dB，参考值 0 dB=1 V/μPa。已测得本矢

量水听器中所用加速度敏感结构各通道的灵敏度，

计算可得矢量水听器 x，y，z通道在 200 Hz处的理论

等效声压灵敏度级分别为-191.8，-191.7 和-
191.9 dB。根据理论声压灵敏度与频率的关系，推

出加速度灵敏度不随频率变化的情况下，水听器矢

量通道的等效声压灵敏度级应该每倍频程增加

6 dB。
矢量水听器各通道的灵敏度在驻波管中采用比

较法测试。将待测矢量水听器和标准水听器同时悬

挂于驻波管中相同高度，使矢量水听器的待测通道

坐标轴平行于驻波管中轴线并指向发射换能器。改

变驻波管中声波发射频率，同时记录矢量水听器和

标准水听器的输出电压，通过比较法得到矢量水听

器待测通道灵敏度。由于所用驻波管只能产生

100~1 000 Hz的驻波，因此本次测量频段为 100~
1 000 Hz，频率间隔按 1/3倍频程设置。矢量水听器

各通道灵敏度测试结果如图 11所示。在 200 Hz处
x，y，z通道的实测灵敏度级分别为-191.6，-191.4
和-191.8 dB，各通道灵敏度一致性很好，每 1/3倍
频程增加 2 dB，与理论值相吻合。测量频带内灵敏

度级不稳定性小于 0.5 dB。

图 11 矢量水听器灵敏度测试结果

Fig.11 Sensitivity of the vector hydrophone

图 8 加速度敏感结构的一阶模态仿真结果

Fig.8 First order modal deformation of the accelera‐
tion sensitive structure

图 9 加速度敏感结构在矢量水听器中的安装

Fig.9 Installation of the acceleration sensitive structure in
vector hydrophone

图 10 矢量水听器及其测量环境

Fig.10 Vector hydrophone and its test environment
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3.2 矢量水听器指向性测试

理论上，矢量水听器的各通道应具有与频率无

关的余弦指向性。将矢量水听器悬挂在驻波管中的

旋转框架内，使矢量水听器的待测通道坐标轴平行

于驻波管中轴线并指向发射换能器，保持发射换能

器输出功率和频率稳定，使用回转装置将矢量水听

器旋转一周并记录下不同旋转角度值对应的矢量水

听器输出电压值，最后进行归一化处理并用对数形

式表示，得到该频点的矢量水听器的指向性曲线。

回转装置的旋转速度为 120°/min，记录仪的读数间

隔为 0.2 s，即指向性测试的角度间隔为 0.4°。测试

显示，该矢量水听器在 100~1 000 Hz频段内均具有

较好的余弦指向性。图 12为 200 Hz频点处矢量水

听 器 各 通 道 指 向 性 曲 线 的 测 量 结 果 。 可 见 ，在

200 Hz时，矢量水听器各通道均具有良好的余弦指

向性。x通道灵敏度凹点深度为 36.4 dB，y通道灵

敏度凹点深度为 38.5 dB，z通道灵敏度凹点深度为

37.3 dB。3个通道的凹点深度均大于 35 dB，可以满

足应用需求。

3.3 与商用压电加速度计性能对比

为了展现笔者设计的加速度敏感结构各项指

标的优劣，将其与目前同振式矢量水听器中常用的

ZWX572型商用三轴加速度计进行对比，如表 2所
示 。 表 2 中 ，ZWX572 的 质 量 包 括 其 本 身 质 量

0.049 2 kg和安装支架质量 0.012 5 kg。可以看出，

该压电加速度敏感结构相比于 ZWX572，最大的优

势就是质量减小了 1/3，且灵敏度还略有提高。将 2
者分别装入同一种矢量水听器外壳内进行测试，发

现 安 装 了 ZWX572 的 矢 量 水 听 器 的 总 质 量 为

0.231 kg，平均密度为 1 182 kg/m3，而安装了该压电

加速度敏感结构的矢量水听器的平均密度降低到

1 058 kg/m3。由于灵敏度的提高，使安装该压电加

速度敏感结构的矢量水听器的振速灵敏度比安装

ZWX572的矢量水听器提高了 18%（约 1.4 dB）。

同时，该压电敏感结构相比于 ZWX572，缺点是其

工作频率上限由 5 kHz降到 2 kHz。球形矢量水听

器的工作频率上限除受其内部的加速度计工作频

率上限限制外，还受其半径 r的限制。在矢量水听

器平均密度与水的密度相当的前提下，其工作频率

上限 fH满足 fH ≪ c 2πr，其中，c为介质中的声速，工

程上一般取 fH = c 10πr。当矢量水听器平均密度

略大于水的密度时，fH可适当提高。测试中所用矢

量 水 听 器 的 最 大 尺 寸 r=36 mm，工 作 频 率

fH=1 326 Hz，其平均密度比水的密度略大，勉强将

其最高工作频率提高至 2 kHz。此时，该压电敏感

结构的工作频段已经够用，而 ZWX572的 5 kHz的
上限频率发挥不了作用。在最大横向灵敏度方面，

ZWX572只给出 160 Hz频点处的最大横向灵敏度，

为 4%，而本压电敏感结构测量了整个工作频段的

最大横向灵敏度，均小于 8%。由图 7可见，除 y通
道最大横向灵敏度稍大外，x，z通道只有在 60 Hz
左右出现较大值，工作频段内其他频率处的最大横

图 12 矢量水听器指向性曲线的测量结果(200 Hz)
Fig.12 Directivity pattern of the vector hydrophone at 200 Hz

表 2 加速度敏感结构与 ZWX572性能对比

Tab.2 Performance comparison between the acceler‑

ation sensitive structure and ZWX572

参数

质量/kg
灵敏度/(mV·g-1)
最大横向灵敏度/%
工作频段/ Hz

本加速度敏感结构

0.038 1
3 000

<8(20~2 000 Hz)
20~2 000

ZWX572
0.061 7
2 840

4(160 Hz)
10~5 000
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向灵敏度也小于 4%。

4 结束语

设计了一种基于厚度剪切压电效应的三轴加速

度敏感结构，质量为 0.039 kg，工作频段为 20 Hz~
2 kHz，在 200 Hz处灵敏度约为 3 000 mV/g，工作频

段内最大横向灵敏度比小于 8%，具有质量小、灵敏

度高等优点，适合在矢量水听器中应用。将其与商

用压电加速度计 ZWX572分别安装在耐压矢量水

听器中进行对比，证明其能够有效降低矢量水听器

的整体密度，提高灵敏度。不足之处是该加速度敏

感结构在 3 kHz左右存在谐振点，限制了其工作频

率上限，可通过更改支架材料、加粗支架等方式来提

高其谐振频率。
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流速扰动聚焦超声下纳米颗粒聚集的研究
∗

冒林丽， 彭瀚旻， 卢鹏辉， 毛 婷
（南京航空航天大学机械结构力学及控制国家重点实验室 南京，210016）

摘要 为了将超声颗粒操纵技术应用于血管中纳米药物颗粒聚集，笔者针对液体流速因素的影响和纳米颗粒由于

纳米效应存在的自发团聚现象，基于压电方程、声‐结构边界耦合方程、动量方程，利用 COMSOL有限元软件建立了

流速扰动聚焦超声下颗粒聚集的理论计算模型。通过仿真计算和实验结果对比分析，得到了聚焦超声聚集纳米颗

粒的原因、纳米颗粒团簇介入解释理论以及流速干扰情况下局部流速变化的影响规律，证明了封闭管道中液体里的

纳米颗粒可以通过聚焦超声的方式聚集，且该超声在流速小于 1.92 mm/s 的情况下仍对纳米颗粒团簇具有一定束

缚能力，为未来靶向药物治疗提供一个新的方法和途径。

关键词 聚焦超声；纳米颗粒；靶向治疗；超声操纵；流体；有限元仿真

中图分类号 TH113.1；TB552；TB559；O242.21；Q819

引 言

为了阻止癌细胞的增殖，抗癌药物都是具有一

定毒性的，这种毒性对于身体的大部分细胞都存在

较大损伤，故药物剂量被极大地限制，而且药物被注

射进入人体之后，只有 1%能够到达肿瘤区域，而遗

留在体内其他部位的药物就会产生副作用，导致治

疗效果不如预期效果［1‐2］。针对此类问题，科学家提

出了靶向治疗［3］。所谓靶向治疗，就是将药物有效

作用于肿瘤区域，杀死癌细胞，而避免伤害其他健康

的细胞。目前，国际上提到的靶向治疗方法有很多。

其中，纳米颗粒（例如聚乙二醇化脂质体阿霉素和纳

米白蛋白结合的紫杉醇）通过增强渗透和滞留效

应［4‐5］保护药物免受降解，可将到达病灶处抗癌药物

剂量提高至 5%。还有一种方法是通过外在的物理

方式（X射线、磁场、光、超声或热疗）影响药物颗粒

的运动，引导其进入肿瘤处，或者在药物经过肿瘤区

域时通过外界干扰使药物在肿瘤区域的作用时间延

长。理想的基于物理方式的靶向治疗技术是希望能

够实现将一种在大小方面可控的能量导入到整个肿

瘤区域，但又不会对周围健康的组织造成副作用。

由于超声具有生物组织渗透性高、易于调节、低成

本、非接触性和无攻击性等优点，故其操纵微颗粒的

特性获得了广泛研究［6‐8］，但缺乏对纳米颗粒操纵的

研究。同时，由于聚焦超声可以将能量集中在聚焦

区域，相对于平面超声波提高了声能利用率，故笔者

认为在药物的靶向治疗应用方面存在巨大潜力。

纳米颗粒比表面能大，处于能量不稳定状态，颗

粒之间存在范德华力、氢键作用以及静电作用等各

种作用力，很容易自身就发生团聚［9‐10］，形成二次粒

子。 Zhang［11］研究表明，20 nm的 AgNPs颗粒的水

动力直径可以达到 200 nm。冯拉俊等［12］研究表明，

未经特殊处理的超细粉末在水中的中等尺寸团聚体

的直径大约是微粒平均当量直径的 30倍左右。因

此，纳米颗粒受声场的影响不能类同于微米及以上

粒径的颗粒操纵研究，不能仅将单个颗粒的直径作

为其研究特征输入，应着重考虑纳米颗粒自身以及

在不同环境下的团聚特性。此外，大多数针对超声

微粒操控的研究是将其应用于芯片实验室［13］或者

静态液体中微粒的控制［14］，不考虑流体流速对超声

束缚微粒的影响。目前，缺乏对流速影响的深入

研究。

笔者拟建立流速扰动聚焦超声下黏性液体中纳

米颗粒聚集的压电‐声‐流耦合理论模型。通过粒子

追踪分析，研究流体中纳米颗粒的运动规律，并通过

搭建聚焦超声体外操控血管内纳米药物颗粒的模拟

实验平台进行实验验证，为将超声操纵纳米颗粒的

技术应用于靶向治疗奠定研究基础。

DOI:10.16450/j.cnki.issn.1004‐6801.2021.04.022
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1 实验系统与材料制备

聚焦超声换能器有很多种类，笔者使用的是声透

镜水浸式点聚焦超声换能器（汕头超声）。声透镜聚焦

超声换能器的原理是通过活塞式压电晶片与球面声透

镜结合，平面声波经过透镜折射形成汇聚的波阵面。

由于真实的血管环境较为复杂，为了便于观察

和制备，以及理论和实验的匹配度，笔者针对其 2个
主要特征（血管壁组织条件和血液流速）进行模仿。

图 1为实验图。笔者用水凝胶制造仿生血管组织，

管道模型示意图如图 1（a）所示。水凝胶成型后是

处于液体和固体之间的一种特殊状态，可以用来模

拟生物组织［15］，笔者利用琼脂糖水凝胶仿制血管

壁，其成型后颜色呈一定透明度的乳白色，便于显微

镜从底部进行观察。其具体制备过程：将 1.5 g高强

度琼脂糖（凝胶强度≥1 200 g/cm2，白色）与 50 ml
去离子水混合，边搅拌边加热；煮沸后，琼脂糖完全

溶解，溶液透明；将透明溶液倒入规定的模具中，室

温固化形成所需形状（截面尺寸为 5 mm×5 mm）。

蠕动泵用来给管道中的液体提供一定的流速（流速

小于 3.2 mm/s）。笔者实验使用的是纳米 SiO2颗

粒，从拍摄的扫描电子显微镜（scanning electron mi‐
croscope，简称 SEM）图片中提取 446个样本进行粒

径正太分布统计分析，得到其平均直径为 27 nm，如

图 1（b）所示，在空气中可形成微米级的团聚。将其

与去离子水混合，形成 2 mg/mL的悬浮液，实验前

需要进行超声搅拌，使其初始状态分布均匀。为了

验证超声是否可以穿透水凝胶聚集流动管道中的黏

性流体中的纳米颗粒以及流速对聚集程度的影响，

笔者搭建了实验平台，如图 1（c）所示。信号发生器

和高频功放产生 2.5 MHz的 50 Vpp连续正弦信号，

换能器在电激励下产生聚焦超声，声波通过超声耦

合剂导入到水凝胶模型和流动的液体中，在壁条件

和声衰减的共同作用下形成超声场，从而对液体中

的纳米颗粒产生影响。采用 Supereyes B011镜头

（×2 000）的显微镜从水凝胶模型底部观察团聚。

2 压电‑声‑流耦合模型

2.1 理论模型

2.1.1 多场耦合理论

聚焦超声控制纳米颗粒涉及多场耦合以及对纳

米粒子受力运动的分析。多场耦合包括电场、声场

以及流场的耦合。受力运动的分析包括声场对粒子

产生的声辐射力和流场曳力的分析，作用在颗粒上

的力最终导致了其运动状态的改变，粒子最终被束

缚时受到的力达到平衡。由于纳米颗粒的自团聚现

图 1 实验图

Fig.1 Pictures of experimental details
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象以及不同环境下团簇变化的复杂性，故笔者进行

简化，在理论模型中将形成的团簇作为诸多场作用

的受力对象，将团簇的直径作为其特征输入到理论

模型中。压电晶片在电场激励下通过逆压电效应，

将电能转化为机械能，产生高频振动，形成声波在介

质中进行传播，机械能转化为声能，其中一部分声能

转化颗粒的动能；一定流速的液体通过曳力的方式

将动能传递给颗粒。

压电晶片通过压电效应产生振动，机械振动产

生的边界加速度作为声场的边界输入，声‐结构边界

的耦合方程为

n ( ∇p t /ρ0 )= na （1）
其中：p t为声场边界声压；ρ0为声传播介质的静态密

度；a为压电晶片与声场交接边界所产生的振动加

速度；n为边界法向分量。

边界输入声压 p t形成声波在声学介质中传播，

整个声学空间内的声压分布由 Helmholtz方程获

得，简化后的方程为

∇2 p1 =-keq 2 p1 （2）
其中：p1为声压；keq为波数。

对于不同的介质模型，keq的计算方法是不一样

的。本研究涉及 2种压力声学模型，水凝胶通道为

声衰减模型，液体为热传导和黏性模型。

对于声衰减，keq 2 = (ω/cc )2，其中：cc= ω/k；k=
ω/c- iα；α为声衰减系数；ω为超声换能器的驱动

圆频率；c为介质声速。

对于热传导和黏性模型

cc= c 1+ iω ( 4μ/3+ μB +( γ- 1 ) k t /cp ) /ρc2

其中：γ为比热比；μ为液体的动力黏度；μB为体积黏

度；cp为恒压比热容。

空间峰值时间平均声强为

I spta =
1
nT ∫ t0

t0 + nT p2 ( t )
ρ0 c

dt （3）

超声在介质中的传播、壁条件反射（超声在人体

内传播会在血管壁有一部分被反射回去［16］）以及声

衰减等综合作用形成最终的声场分布。由于部分声

波成为反射波，与原来声波叠加在某些位置会形成

势能阱。势能阱在这里指能量的低峰处，当一个区

域一直处于势能低谷时，颗粒就会被推到这个相对

稳定的区域，从而聚集起来。笔者在设计中使用聚

焦超声，主要考虑到其声场分布的特殊性以及在一

定 流 速 的 液 体 中 束 缚 颗 粒 的 优 势（相 对 于 较 平

面波）。

首先，聚焦超声可以将声能集中在某一个小区

域内，实现了声能的充分利用，且聚焦区域跟随换能

器移动，这就可以有效控制颗粒聚集的位置。

其次，聚焦超声换能器产生的聚焦声场较简单

的平面声波声场，在实施颗粒操纵时展现出应对多

变环境的稳定性特征，其根本在于声波成形时的弧

度增加了声辐射力操纵的角度范围（平面声波只有

2个共线方向的力，无法抗衡其他方向的力）。

图 2为聚焦声场的声辐射力特征示意图。将处

于聚焦声场某一特定位置的颗粒所受的声辐射力

F rad用动极坐标表示为（Fr，θ）的形式，如图 2所示，

扇形表示特定声场下 F rad的矢量变化范围，其原点

O（x，y）为颗粒所处位置，F rad的大小与颗粒所处位

置（x，y）、换能器输入电压 U和频率（对应输入控

制量）有关。F rad的方向特征 θ与颗粒所处位置（x，

y）、聚焦超声换能器声辐射面曲率 K rad和弦长 L rad、

反射面反射参数 δB有关，即 Fr= f1 ( x，y，U，f )，θ=
f2 ( x，y，K rad，L rad，δB )。通过对输入输出关系的研究

可形成特定应用情况下的控制方式。

纳米颗粒易自发团聚，当单个颗粒周围被同种

物质填满时，若声辐射仍然只考虑单个颗粒的受力

是不合理的，需要将团簇作为一个整体。这里将团

簇简化成球形，以半径为特征计算团簇所受声辐射

力，表达式为

F rad
ag =-πa3ag [ 2k0Re [ f1 p1∇p1 ] /3-
ρ0Re [ f2v1∇v1 ] ] （4）

其中：v1为声场声速；f1和 f2为预因子［17］；a ag为团簇

半径；F ag为团簇所受声辐射力。

流体会对颗粒产生曳力，这里将团簇半径作为

主要特征，表达式为

图 2 聚焦声场的声辐射力特征示意图

Fig.2 Characteristic diagram of acoustic radiation force
of focused sound field
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F drag
ag = 6πμa ag ( v2 - u ) （5）

其中：v2为液体流速；u为颗粒团簇运动速度。

对团簇进行受力分析，可知其主要受声辐射力、

流体曳力以及重力的作用，表达式为

d (m agv ) /dt= F frad
ag + F drag

ag + G （6）
其中：mag为团簇质量；G为重力。

团簇被束缚时，声辐射力、曳力以及重力相抵

消，所受合力为 0。
2.1.2 纳米颗粒团簇形成

纳米颗粒由于本身的不稳定性，在多场耦合下

的运动状态十分复杂，为了分析流场中团聚的原因，

笔者进行了一些简化和假设。纳米颗粒在液体中由

于其自身物理性质、液体黏性会产生自发团聚现象，

而自发团聚或受其他物理场压迫而产生的二次团聚

导致其直径很难预测，因此研究纳米颗粒在流体中

的运动状态需要直径分析作为其研究基础。同时，

聚集过程中局部流速分布的变化也应考虑。本研究

主要考虑以下 2个方面：

1）在驻波声场形成时，由于颗粒直径远小于声

波波长，位于高势能的纳米颗粒会被推至势能阱，形

成声场的束缚聚集。纳米颗粒在自发团聚的基础上

受声场压迫，团簇直径不断变大，不同直径的团簇向

势能阱聚集的速度不同，图 3为团簇形成示意图。

2）在团簇不断向势能阱处聚集以及受横向声

辐射力作用而减速的情况下，团簇会填满势能阱形

成高浓度区域，高浓度区域的形成会对附近局部流

速产生影响。

2.2 仿真计算

笔者使用 COMSOL有限元软件进行仿真计

算，所使用的模块包括声‐压电相互作用（频域）、层

流和粒子追踪模块。由于实际情况比较复杂，为了

便于计算，需要对上述所涉及的物理场进行相应的

简化，假设如下。

1）由于水凝胶与水声学特性相似，因此在两者

的交界处忽略声波反射问题。水凝胶与空气的交界

处类比于水与空气的交界面声学反射设定，声波传

及交界面时，空气屈服于交界面的声波压迫，最终

边界的声压为 0。
2）根据材料特性，水凝胶（类似于皮肤）设置声

衰减系数，流体域设置热传导和黏性系数。

3）为了简化模型并减少计算量，笔者使用二维

模型分析中心截面处的各场分布和粒子的运动状

态。COMSOL仿真模型几何建模如图 4所示，主要

包括压电晶片、声透镜、水凝胶、流体以及完美匹配

层（用于模拟声波无反射条件）。模型尺寸参数和模

型材料参数如表 1，2所示。

表 1 模型尺寸参数

Tab.1 Parameters of model size

参数/mm
压电晶片半径

压电晶片厚度

声透镜中心厚度

声透镜半径

声透镜曲面半径

流体层厚度

数值

3
0.78
1.139
5.5
30
5

图 3 团簇形成示意图

Fig.3 Schematic diagram of cluster formation

图 4 仿真模型几何建模

Fig.4 Geometric modeling diagram of simulation model

表 2 模型材料参数

Tab.2 Parameters of model material

参数

密度（水）/(kg·m-3)
声速（水）/(m·s-1)
本体黏度（水）/(Pa·s)
恒压热容/(J·(kg·K)-1)
动力黏度（水）/(Pa·s)
导热系数（水）/(W·(m·K)-1)
声速（水凝胶）/(m·s-1)
声衰减系数（水凝胶）/(Np·m-1)
密度（水凝胶）/(kg·m-3)
完美匹配层声速/(m·s-1)
完美匹配层密度/(kg·m-3)

数值

1 000
1 481

2.4× 10-3

4 180
1.01× 10-3

0.59
1 540
21.375
1 109
1 540
1 000
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根据式（1）~（3）可计算出声场分布。笔者重点

研究流速对团聚的影响，可根据 COMSOL的层流

计算出不同流速的流场分布情况。在粒子追踪模

块，根据式（4）计算得到颗粒所受声辐射力，根据式

（5）对粒子施加流场曳力，再施加重力场，由式（6）计

算得出粒子运动状态。由于纳米粒子在流体中二次

自发团聚后的直径以及受声场作用后的团聚情况无

法预测，所以需要先利用此模型对不同直径颗粒在

不同流速流场分布下的运动状态进行分析。

3 计算与实验结果分析

在实验模型条件下，仿真所得物理场分布如图 5
所示。压电晶片在 2.5 MHz正弦信号激励下的振型

如图 5（a）所示，属于高阶振动，其最大振幅为 7.2 nm。

振动通过边界声‐结构耦合，形成了如图 5（b）所示的

声压分布和图 5（c）所示的声强分布。声压条纹由

于声透镜聚焦声辐射面而呈现一定的弯度、声辐射

力与声压梯度为正比例关系以及声场的对称分布，

由此可以形成指向轴线的 x方向分量声辐射力，有

利于颗粒的横向聚集。由图 5（c）可知，虚线框所示

区域为声能聚集区域，此区域的位置和大小主要由

频率、辐射面曲率和边界条件共同确定。通过改变

这几个因素可实现聚焦区域的可控，这为颗粒聚集

的三维可控增加了可能性。图 5（d）为初始条件下、

平均流速为 0.64 mm/s的流场分布图，可知最大局

部流速为 0.96 mm/s，位于管道的中心线上。

在无流速干扰情况下进行仿真计算，分析聚集

状态和原因，图 6 为无流速干扰情况下颗粒受聚焦

声场团聚仿真结果。以颗粒半径为 10 μm为例，颗

粒初始分布（t = 0 s）如图 6（a）所示。结合图 6（b）
和 6（c）可知，y向声辐射力约为 x向声辐射力的 4.7
倍，且液体中声波条纹宽度为 0.3 mm（半波长），条

纹长度约为 2 mm，因此，颗粒首先在极短的时间内

（约为 t = 0.2 s）受到 y向声辐射力的作用向声压节

点移动（纵向压缩），如图 6（b）所示，然后在声压节

点带上向轴线处移动（横向压缩），最大横向速度为

1.5 mm/s；半径为 1 μm的颗粒最大总速度为 1 mm/
s，横向速度已极其微小，纳米级别的颗粒横向速度

更是可以忽略不计，理论上无法抵抗 0.64 mm/s的
流速冲击，但是在实验中出现了颗粒团聚，可证明如

图 6（c）所示的当 t = 1 s时的颗粒分布状态。当然，

不同半径的颗粒受声辐射力作用后的速度不同，图

6（d）为最大速度与颗粒半径的变化规律关系图。图

中曲线斜率由小变大再变小。这说明不能以单个纳

米颗粒作为受力研究对象，需要结合实际情况，选择

合适的团簇直径作为运动轨迹分析对象。

实验中超声在 1.92 mm/s流速条件下已经无法

实现明显聚束缚效果，而仿真结果显示半径为 5 μm
的团簇在流速影响下也无法实现超声束缚效果。为

了分析粒子在物理场作用下不同时刻的分布密度，

在 COMSOL中加入累加器计算接口，统计每个网

格单元内的粒子数，从而定量分析局部分布态势。

图 7为流速干扰情况下的颗粒运动状态及分布。粒

子释放前和在声辐射力、曳力及重力的共同作用下

6 s后粒子的分布状态如图 7（a）所示，在红色圆虚线

框标出的区域中，粒子分布较为密集，此处对应于实

验观察中的粒子团聚。将此处放大进行分析（x坐

标为 350 μm处），得到不同情况下的粒子个数分布：

① 0.64 mm/s流速下粒子可在此处被截获，由无超

声时的 2个粒子增加到有超声时的 24个粒子；②当

流速达到 1.92 mm/s时，粒子无法被截获，但当粒子

图 5 仿真所得物理场分布图

Fig.5 Physical field distribution diagram from simulation
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经过此处时，粒子横向移动变慢，由初始状态的 2个
粒子增加到 6个粒子。可见，在封闭管道中有流速

特征的液体里实现纳米颗粒的超声操纵是可以实现

的。随着指定区域纳米颗粒团簇的不断积累，附近

局部流场分布也会逐渐有所改变，如图 7（c）和 7（d）
所示，当某区域粒子被束缚住，且随着时间不断积累

形成高浓度分布（图中以呈阵列分布的 2 μm圆假设

为高浓度区域，平均流速为 3.2 mm/s）。由仿真结

果可知，在高浓度区域形成以后，整个团簇内部的流

速为 0.5 mm/s，远低于平均流速 3.2 mm/s。可见，

随着时间的积累，粒子团形成的条件和局部流速分

布是互相影响的，这个相互影响的瞬态过程较为复

杂，目前未作深入探究。

流速干扰实验结果如图 8所示。图 8（a）~（c）
的流速分别为初始状态、0.64 mm/s聚集状态及

1.92 mm/s聚集状态。白斑为纳米 SiO2颗粒团聚，将

明显团聚的区域用蓝色矩形框标出（x方向 370 μm，

与仿真结果相近），并将 3种情况下的颗粒分布密度

通过 ImageJ图像灰度处理（以 0~255定义黑白程

度）的方式进行半定量化对比分析，如图 8（d）~（f）
所示。可见，当流速达到 0.64 mm/s时聚集明显，当

流速高达 1.92 mm/s时已无明显聚集痕迹。将初始

图 6 无流速干扰情况下颗粒受聚焦声场团聚仿真结果

Fig.6 Simulation results of particle aggregation by focused sound field without velocity interference

图 7 流速干扰情况下的颗粒运动状态及分布

Fig.7 Particle motion state and distribution under velocity interference
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状态及 5种不同流速条件下仿真时粒子聚集程度

（以粒子个数衡量，图 7（b）所述方法）与实验聚集程

度（以灰度值衡量）进行对比，如图 8（g）所示，理论

和实验的聚集程度在增量的变化趋势上较为吻合，

这在一定程度上证明了理论解释的合理性。关于聚

集影响流速分布理论，图 8（h）给出了简单实验验

证。当颗粒在无流速的情况下聚集后，再加入流速

干扰，高浓度区域由于小区域固体性的增强，团簇直

径增大，声辐射力比重增大（粒子束缚正影响增大），

同时，内部流速衰减（粒子束缚负影响减小）。实验

发现，在流速达到 3.2 mm/s的情况下依然可以保持

较大程度的团聚，这也证明了纳米颗粒团聚的形成

条件和局部流速分布是互相影响的。

4 结束语

笔者建立了流速扰动聚焦超声下颗粒聚集的理

论模型，通过仿真和实验得到了聚焦超声聚集纳米

颗粒的原因、纳米颗粒团簇介入解释理论以及流速

干扰情况下局部流速变化的影响。由于纳米颗粒的

特殊性及上述原因在实际过程中发生的同时性，导

致了无法综合定量分析整个变化过程，在以后的研

究中需要对各个因素的综合作用进一步探讨以完善

理论模型。

笔者证明了封闭管道中液体里的纳米颗粒是可

以通过聚焦超声的方式聚集，且该超声在一定流速

干扰的情况下仍能对纳米颗粒团簇具有一定的束缚

能力。在以后的研究中，可通过合理设计聚焦超声

换能器以产生目标聚焦超声场，将改变声场强度（外

部电信号）和聚焦位置作为主要控制方法，结合数字

化控制技术，实现体外聚焦超声操控血管中微纳米

药物颗粒系统的构建，为未来靶向治疗提供一个新

的途径。

参 考 文 献

［1］ BOISSENOT T，BORDAT A，FATTAL E，et al.
Ultrasound-triggered drug delivery for cancer treatment
using drug delivery systems： from theoretical
considerations to practical applications［J］. Journal of
Controlled Release，2016，241：144-163.

［2］ WILHELM S， TAVARES A J， DAI Q， et al.
Analysis of nanoparticle delivery to tumours［J］. Nature
Reviews Materials，2016，1（5）：1-12.

［3］ FERRARA K W. Driving delivery vehicles with
ultrasound ［J］. Advanced Drug Delivery Reviews，
2008，60（10）：1097-1102.

图 8 流速干扰实验结果

Fig.8 Experimental results of aggregation under velocity interference

790



第 4 期 冒林丽，等：流速扰动聚焦超声下纳米颗粒聚集的研究

［4］ FANG J，NAKAMURA H，MAEDA H. The EPR
effect：unique features of tumor blood vessels for drug
delivery， factors involved， and limitations and
augmentation of the effect［J］. Advanced Drug Delivery
Reviews，2011，63（3）：136-151.

［5］ RAMPERSAUD S，FANG J，WEI Z，et al. The
effect of cage shape on nanoparticle-based drug carriers：
anti-cancer drug release and efficacy via receptor
blockade using dextran-coated iron oxide nanocages［J］.
Nano Letters，2016，16（12）：7357-7363.

［6］ 吴大伟 . 高频超声换能器技术研究进展与展望［J］. 振
动、测试与诊断，2017，37（1）：1-12.
WU Dawei. Progress and prospects of high-frequency
ultrasonic transducer techniques［J］. Journal of Vibra‐
tion，Measurement & Diagnosis，2017，37（1）：1-12.
（in Chinese）

［7］ GUO F，MAO Z，CHEN Y，et al. Three-dimensional
manipulation of single cells using surface acoustic waves
［J］. Proceedings of the National Academy of Sciences
of the United States of America，2016，113（6）：1522-

1527.
［8］ LIU H C，LI Y，CHEN R，et al. Single-beam acoustic

trapping of red blood cells and polystyrene microspheres
in flowing red blood cell saline and plasma suspensions
［J］. Ultrasound in Medicine & Biology，2017，43（4）：

852-859.
［9］ CLAVIER A，SEIJO M，CARNAL F，et al. Surface

charging behavior of nanoparticles by considering site
distribution and density， dielectric constant and pH
changes-a Monte Carlo approach ［J］. Physical
Chemistry Chemical Physics，2015，17（6）：4346-4353.

［10］ HAKIM L F，PORTMAN J L，CASPER M D，et al.
Aggregation behavior of nanoparticles in fluidized beds
［J］. Powder Technology，2005，160（3）：149-160.

［11］ ZHANG W. Nanoparticle aggregation：principles and
modeling［J］. Advances in Experimental Medicine and
Biology，2014，811：19-43.

［12］ 冯拉俊，刘毅辉，雷阿利 .纳米颗粒团聚的控制［J］.微
纳电子技术，2003（7）：536-542.

FENG Lajun，LIU Yihui，LEI Ali. The controlling of
nanoparticle agglomerates ［J］. Micronanoelectronic
Technology，2003（7）：536-542.（in Chinese）

［13］ DING X，LIN S C S，KIRALY B，et al. On-chip
manipulation of single microparticles， cells， and
organisms using surface acoustic waves［J］. Proceedings
of the National Academy of Sciences，2012，109（28）：

11105-11109.
［14］ PÉREZ N，ANDRADE M A B，CANETTI R，et al.

Experimental determination of the dynamics of an
acoustically levitated sphere［J］. Journal of Applied
Physics，2014，116（18）：1-8.

［15］ IWASE M，YAMADA M，SEKI M. Fabrication of
vascular tissue models by assembling multiple cell types
inside hydrogel microchannels ［C］∥International
Symposium on Micro-nanomechatronics & Human
Science.［S. l.］：IEEE，2013：402-405.

［16］ SHAHMIRZADI D， KONOFAGOU E E.
Quantification of arterial wall inhomogeneity size，
distribution，and modulus contrast using FSI numerical
pulse wave propagation［J］. Artery Research，2014，
8（2）：57-65.

［17］MULLER P B，BARNKOB R，JENSEN M J H，et
al. A numerical study of microparticle acoustophoresis
driven by acoustic radiation forces and streaming-

induced drag forces［J］. Lab on a Chip，2012，12（22）：

4617-4627.

第一作者简介：冒林丽，女，1995年 10月
生，硕士生。主要研究方向为超声振动

和超声技术的生物医学应用。曾发表

《低频超声透皮给药系统压电-声-热计算

模型》（《振动、测试与诊断》2015年第 35
卷第 6期）等论文。

E-mail：maolinli@nuaa.edu.cn

通信作者简介：彭瀚旻，男，1984年 4月
生，博士、教授。主要研究方向为压电换

能器理论分析、设计及应用。

E-mail：penghm@nuaa.edu.cn

791



第 41 卷第 4 期
2021 年 8 月

振动、测试与诊断 Vol. 41 No. 4
Aug.2021Journal of Vibration，Measurement & Diagnosis

斜拉索倾角对振动法测索力的精度影响

贺文宇 1，2， 孟凡成 1，2， 任伟新 3

（1.合肥工业大学土木与水利工程学院 合肥，230009）
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（3.深圳大学土木与交通工程学院 深圳，518060）

摘要 现有的基于振动的索力测试方法在推导过程中，多以水平索为模型，未考虑斜拉索倾角对索力识别精度的影

响。为了分析倾角对振动法测索力的精度影响，以两端固支索为例，采用有限差分法求解索的模态参数，并由迭代

法识别索力，研究倾角对索的模态参数和索力识别精度的影响。结果表明，采用第 1阶频率识别小垂度索的索力，

与采用第 1阶或第 2阶频率识别大垂度索的索力时，不考虑倾角的影响，索力识别的误差很大。

关键词 索力；倾角；振动法；有限差分法；迭代法

中图分类号 TH212；TH213.3

引 言

斜拉索是斜拉桥的重要构件，因易腐蚀和振动

等原因而受到损害，进而影响桥梁安全［1］，识别索力

对斜拉桥的健康监测具有重要意义。现有索力测试

的方法主要有直接法和间接法。直接法指直接测量

斜拉索张力，包括拉脱法、传感器读数法和压力表测

定法等。间接法是通过测定间接物理量来识别索

力，包括磁通量法和振动频率法等。振动频率法由

于简单高效，因而得到广泛应用［1‐2］。

振动频率法的基本原理是通过识别斜拉索的振

动频率，根据索力和频率之间的特定关系间接得到

索力［1，3］。利用振动频率法识别索力精度受斜拉索

的抗弯刚度、垂度效应、边界条件和倾角等因素的影

响［4］。学者们提出了考虑多种影响因素的索力计算

方法。Ren等［5］考虑抗弯刚度和垂度影响，提出了

基于基频的索力计算公式。Mehrabi等［6］利用有限

差分原理，给出了索在抗弯刚度、垂度及阻尼影响下

的数值解。李国强等［7］考虑边界弹性约束、支座振

动、垂度、抗弯刚度和集中质量等因素，采用数值法

拟合得到索力计算公式。上述方法在推导过程中多

以水平索为模型，未考虑倾角对索力识别精度的影

响。事实上，倾角导致斜拉索沿长度在不同位置的

索力是不同的，上端索力大而下端索力小，且倾角会

对索的垂度产生影响，进而影响索的频率，最终影响

索力识别精度。由于斜拉桥的拉索实际边界约束条

件介于固支与铰支之间，并接近固支［8］，因此笔者以

两端固支索为例，研究倾角对索力识别精度的影响。

1 基本原理

1.1 斜拉索的模态方程及求解

两端固支斜拉索的模型如图 1所示，索的弦线

方向设为 x轴，垂直于弦线方向设为 y轴。斜拉索 y
方向的运动方程［4］为

∂
∂x

é
ë
ê(H + h) ∂z∂x

ù
û
ú- ∂2 ( )EIz̈

∂x2 + m * g cosθ= m * ∂2v
∂t 2

（1）
其中：H为弦线方向的索力；h（t）为由振动引起的索

力的增量；z (x，t) = y (x) + ν (x，t)；y为由索的自重

引起的静挠度；ν (x，t)为由振动引起的 y方向的挠

度；z为沿 y方向的挠度之和；E为索的弹性模量；I
为索的抗弯刚度；m *为单位长度索的质量。

假 定 ν (x，t) = ϕ (x) q ( t)，索 的 变 形 协 调 方

程［9］为

图 1 斜拉索的物理模型(单位:m）
Fig.1 The physical model of the cable (unit: m)
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h ( )ds/dx 3

EA
= ∂μ
∂x +

dy
dx
∂ν
∂x （2）

其中：ϕ (x)为振型函数；q ( t) = eiωt 为广义模态坐

标；A为索的横截面面积；ds= (dx2 + dy 2) 1/2 为索

长的微量；μ (x)为沿 x方向的位移。

采用分离变量法并忽略二阶项，得到斜拉索的

模态方程为

d2
dx2 (EI d

2ϕ
dx2 )- H

d2ϕ
dx2 - Ḣ

dϕ
dx +

∫0
L d2 y
dx2 ϕdx

∫0
L ( )ds/dx 3

EA
dx

d2 y
dx2 = m *ω2ϕ （3）

采用有限差分法对模态方程进行离散化。将拉

索沿弦线方向分成 N个长度为 a的网格，则离散方

程的矩阵形式［4］为

Kw=Μω2w （4）
其中：K= K 1 + K 2；wT = {w 1，w 2，⋯，wn}。

线性刚度矩阵K 1为

K 1 =

é

ë

ê

ê

ê

ê

ê

ê
êêê
ê

ê

ê

ù

û

ú

ú

ú

ú

ú

ú
úúú
ú

ú

ú

Q U W
D S U
V D S

W
U

V - -
-
- W

- -
V

S U
D T n× n

（5）

其中：S= 1
a4
(- 2EIi+ 1 + 10EIi- 2EIi- 1)+ 2Hi

a2
；

D = 1
a4
(2EIi+ 1 - 6EIi) - Hi

a2
+ Hi+ 1 - Hi- 1

4a2 ；

U= 1
a4
(- 6EIi+ 2EIi- 1)- Hi

a2
- Hi+ 1- Hi- 1

4a2 ；

V =- 1
2a4 (EIi+ 1 - 2EIi- EIi- 1)；W = 1

2a4 ×

( )EIi+ 1 + 2EIi- EIi- 1 ；Q = S+ V ( )i= 1 ；T =
S+W ( i= n)；矩阵中每一行对应离散索的一个节

点，n为除了索两端以外的内部节点数。

由 于 倾 角 的 影 响 ，索 力 沿 长 度 方 向 线 性 分

布［4，10］，最 上 端 和 最 下 端 的 索 力 之 差 近 似 为

m * gL sinθ，最上端索力 H 0 和最下端索力 Hn+ 1 分

别为

H 0 = HM+ 0.5m * gL sinθ （6）
Hn+ 1 = HM- 0.5m * gL sinθ （7）

其中：HM为两端索力的平均值。

斜拉索任意节点 i的索力值Hi为

Hi= HM+ m * g sinθ ( 0.5L- i) （8）
非线性刚度矩阵K 2为

K 2 = rsT （9）

其中：rT={r1，r2，⋯，rn}；ri= si

∑
1

n

t 3i /EAi

；sT= {s1，s2，

}⋯，sn ；si=
yi+1-2yi+yi-1

a2
；ti= 1+( )yi+1-yi-1

2a

2

。

通常索的挠曲线被假定为抛物线。当边界条件

非铰支、抗弯刚度不可忽略、索的横截面沿长度变化

或考虑倾角影响时，索的挠曲线并非抛物线。此时，

索的静挠度需根据索的静力平衡微分方程，利用有

限差分法计算。斜拉索受拉的静力平衡微分方程为

d2
dx2 (EI d

2 y
dx2 )- H

d2 y
dx2 - Ḣ

dy
dx = m * g cosθ （10）

对式（10）进行离散化，离散方法与运动微分方

程的离散化相似，其矩阵形式为

K 1Y =Mg cosθ （11）
其中：Y = {y1，y2，⋯，yn}；yi 为斜拉索在节点 i处的

静挠度；K 1为索的线性刚度矩阵。

索的质量矩阵M为一对角矩阵，有

M = ( )m 1 … 0
⋮ ⋮
0 ⋯ mn

（12）

由于倾角的影响，矩阵 K 1中的元素 D和对应元

素U不相等，即刚度矩阵K是不对称的。

1.2 索力的迭代法

笔者利用基于频率灵敏度的迭代法识别索

力［11］。鉴于笔者重点研究斜拉索倾角对振动法识

别索力精度的影响，在索力的迭代过程中，假定索

的其他动态参数为定值，且精度较高。

式（4）表明，索的频率是刚度矩阵和质量矩阵的

广义特征值。由式（4）得斜拉索的特征方程为

[ K ( )H - λ ( )H M ( )H ] w (H) = 0 （13）
其中：λ (H) = ω2 (H)；λ为式（13）的特征值；w (H)为
对应的特征向量。

对式（13）等号两边求微分，整理得到索频率对

索力的导数为

dλ
dH = [wTMw] -1wT é

ë
ê
dK
dH - λ

dM
dH

ù
û
úw （14）

即 α= dλ dH = Δλ ΔH （15）
假设索力的初始值 H 1 = H eva，根据式（13），

（14）分别得到索的计算频率 λ1，c和频率导数 α1。
已知测量频率 λm，则频率误差 Δλ1为

Δλ1 = λm - λ1，c （16）
由式（15）得到索力误差 ΔH 1为
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ΔH 1 = Δλ1 α1 （17）
迭代索力H 2为

H 2 = H 1 + ΔH 1 （18）
重 复 上 述 迭 代 过 程 ，直 到 得 到 收 敛 的 索

力值Hk+ 1。

2 算例分析

笔 者 以 文 献［4，11］研 究 的 4 根 拉 索 为 例 ，

依次分析拉索倾角对索的模态参数和索力识别

精 度 的 影 响 。 表 1 为 4 根 索 的 物 理 参 数 和 几 何

参 数［4，11］，并 引 入 2 个 特 征 参 数 λ2 和 ξ，分 别 反

应索的垂度和抗弯刚度［12］。 1号索具有较小的

垂度和抗弯刚度；2号索具有较大的垂度和较小

的抗弯刚度；3号索具有较小的垂度和较大的抗

弯刚度；4号索具有较大的垂度和抗弯刚度。采

用 有 限 差 分 法 计 算 时 ，将 拉 索 等 分 为 100 个

网格。

2.1 模态参数

2.1.1 倾角对频率的影响

4根索的频率与倾角的关系曲线如图 2所示。

图中标注的频率值分别是倾角为 0°，30°，60°和 90°时
索的频率值。对小垂度索（1号索和 3号索），倾角对

前两阶频率影响较小。第 1阶频率随倾角的增大而

小幅度减小，最大相对减小值为 4.31%；第 2阶频率

基本不受倾角改变的影响。对大垂度索（2号索和 4
号索），倾角对前两阶频率产生显著影响。第 1阶频

率随着倾角的增大而大幅度减小；第 2阶频率随着

倾角的增大，呈现先增大后降低的趋势。相比于第

1阶，第 2阶频率对倾角的敏感性较低。此外，倾角

在 0°附近，大垂度索的频率发生交叉现象［6］，即第 1
阶对称模态的频率等于第 2阶反对称模态的频率。

由于倾角的影响，导致交叉现象消失［4］，即第 1阶对

称模态的频率低于第 2阶反对称模态的频率。

2.1.2 倾角对振型的影响

不同倾角下（0°，30°，60°）1号索（小垂度索）和 2
号索（大垂度索）的前两阶振型如图 3，4所示。振型

用无量纲的归一化振型表示。

从图 3可以看出，不同倾角下，1号索振型基本

相同，即倾角的改变对小垂度索的振型影响甚小。

第 1阶振型对称，第 2阶振型反对称。

从图 4可以看出，倾角对 2号索（大垂度索）的

振型有较大影响。水平布置的 2号索的前两阶振型

分别是对称和反对称的。倾角的改变破坏了振型的

对称性和反对称性。当倾角为 30°时，振型大幅度偏

离对称或反对称。当倾角为 60°时，振型又接近对称

或反对称。

2.2 索力识别

以上述 4根索为例，研究倾角对索力识别精度

的影响。倾角为 30°和 60°时，4根索在不考虑和考虑

倾角的索力识别结果如表 2，3所示。

对小垂度索（1号索和 3号索），采用第 1阶频率时，

不考虑倾角识别的索力最大误差接近 10%；采用第 2
阶频率时，不考虑倾角识别的索力误差均低于 0.1%。

对大垂度索（2号索和 4号索），采用第 1阶频率，不考虑

倾角时，识别的索力误差很大，最大误差约为 85%；采

表 1 4根索的物理参数和几何参数

Tab.1 Physical and geometric parameters of the four cables

索号

1
2
3
4

λ2

0.79
50.70
1.41
50.70

ξ

605.5
302.7
50.5
50.5

m */ (kg·m-1)
400.0
400.0
400.0
400.0

L/m
100
100
100
100

HM/MN
2.903 6
0.725 9
26.132 54
0.725 9

E/GPa
15.988
17.186
20 826
0.478 34

A/ (10-3m2)
7.850 7
7.611 0
7.863 3
273.45

I/ (10-6m4)
4.953 5
4.609 7
4.920 4
5 950.6

图 2 4根索的频率与倾角的关系曲线

Fig.2 Frequency‐inclination curve of four cables
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用第 2阶频率时，不考虑倾角识别的索力最大误差接

近 10%，远远大于考虑倾角识别的索力误差。

可见，考虑倾角影响的索力迭代法可以提高识

别的精度。未考虑倾角的索力迭代法因没有考虑倾

角产生的索力分布不均，索力识别的误差相对较大；

采用第 1阶频率识别小垂度索的索力，与采用第 1阶
或第 2阶频率识别大垂度索的索力时，斜拉索倾角

对索力识别精度有着不可忽略的影响。

图 3 不同倾角下 1号索的前两阶振型

Fig.3 The first two mode shapes of No.1 cable with different inclination angles

图 4 不同倾角下 2号索的前两阶振型

Fig.4 The first two mode shapes of No.2 cable with different inclination angles

表 2 倾角为 30°索力识别结果

Tab.2 Cable force identification results with inclination of 30°

索号

1

2

3

4

阶次

第 1阶
第 2阶
第 1阶
第 2阶
第 1阶
第 2阶
第 1阶
第 2阶

f/Hz
0.437
0.853
0.408
0.444
1.377
2.678
0.409
0.451

理论索力/MN

2.903 6

0.725 9

26.132 54

0.725 9

不考虑倾角

索力/MN
2.855 3
2.905 1
0.956 9
0.783 1
25.331 3
26.129 7
0.908 2
0.742 0

误差/%
-1.670
0.052
31.830
7.890

-3.070
-0.011
25.110
2.220

考虑倾角

索力/MN
2.909 9
2.905 9
0.742 4
0.737 3
26.123 0
26.129 8
0.728 0
0.723 8

误差/%
0.216
0.050
2.270
1.570

-0.037
-0.011
0.283

-0.285

表 3 倾角为 60°索力识别结果

Tab.3 Cable force identification results with inclination of 60°

索号

1

2

3

4

阶次

第 1阶
第 2阶
第 1阶
第 2阶
第 1阶
第 2阶
第 1阶
第 2阶

f/Hz
0.430
0.852
0.306
0.428
1.347
2.678
0.303
0.446

理论索力/MN

2.903 6

0.725 9

26.132 54

0.725 9

不考虑倾角

索力/MN
2.741 9
2.898 2
0.174 8
0.727 4
23.703 2
26.129 6
0.107 3
0.724 7

误差/%
-5.570
-0.183
-75.920
0.203

-9.300
-0.011
-85.220
-0.168

考虑倾角

索力/MN
2.908 1
2.900 8
0.727 4
0.724 9
26.135 3
26.129 8
0.728 0
0.726 0

误差/%
0.156

-0.097
0.203

-0.141
0.011

-0.011
0.293
0.018
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3 结 论

1）倾角对小垂度索的前两阶频率影响较小，尤

其对第 2阶频率，倾角的影响可以忽略；倾角对大垂

度索的前两阶频率影响较大，随着倾角的增大，第 1
阶频率大幅度减小，第 2阶频率先增大后小幅减小。

2）倾角对小垂度索的模态振型影响甚小，第 1
阶振型为对称，第 2阶振型为反对称；倾角对大垂度

索的模态振型影响较大，随着倾角的增大，振型偏离

对称性或反对称性，当倾角达到一定值时，振型又回

归到对称或反对称。

3）对小垂度索采用第 1阶频率识别索力时，不

考虑倾角时识别的索力误差大；采用第 2阶频率识

别索力时，不考虑倾角对索力识别精度影响较小。

对大垂度索采用第 1阶或第 2阶频率，不考虑倾角

时识别的索力误差均很大。因此，在索力识别过程

中，要根据索的垂度和采用的频率阶次决定是否需

要考虑倾角的影响。
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基于频响函数的稳健有限元模型修正
∗

范新亮， 王 彤， 夏遵平
（南京航空航天大学机械结构力学及控制国家重点实验室 南京，210016）

摘要 传统的基于频响函数（frequency response function，简称 FRF）的模型修正方法在测试噪声较大、初始分析频

响与测试频响残差较大、待修正参数较多等情况下不易收敛，为此提出了一种采用移频技术的极大似然估计有限元

模型修正方法。首先，利用“先验”的频响函数方差信息，构造极大似然估计器，迭代求得最优的待修正参数估计；其

次，在迭代方程中引入移频方法，采用总体最小二乘平差方法计算方程的解，以提高参数识别的收敛性和稳定性；最

后，根据频率点的筛选准则剔除数据，采用一种高精度的频响扩充方法以减小扩充所带来的额外误差。列车转向架

构架仿真算例和三角机翼飞机测试模型的修正结果表明，该方法抗噪性较强，在复杂情况下仍可以得到较好的修正

结果。

关键词 模型修正；频响函数；极大似然估计；移频方法；抗噪性

中图分类号 TH113.1；O327

引 言

有限元模型修正技术首先在航空领域中提出，

用于飞行器预测响应与载荷、颤振分析以及振动控

制。近年来，在机械设计、土木桥梁和汽车等领域均

得到了成功应用。自 20世纪 80年代以来，经过学者

们的研究与完善，有限元模型修正已基本形成了一

套完善的理论框架［1］。

目前，应用最广泛的模型修正方法按照用于修

正的不同试验数据，分为基于模态的方法、基于频响

函数的方法［1］以及基于时域动响应的方法。Modak
等［2］通过数值仿真，对比了基于模态与基于频响函

数的方法的差异及收敛性。基于模态参数的方

法［3‐5］简单有效，在多数情况下能给出较满意的修正

结果，但也存在一些缺陷：如模态参数提取过程引入

了误差及不确定性［6］，待修正参数数目受到测试模

态数量的限制。基于频响函数的方法则避免了提取

模态参数带来的误差，且具有大量数据可修正，对解

决待修正参数众多的问题具有优势。同时，频响函

数对于结构参数的敏感性使得模型修正算法更容易

准确识别待修正参数［7］。频响函数的模型修正方法

可分为基于参数一阶灵敏度［8‐11］和基于矩阵变换的

方法［12‐14］。后者解决初始分析频响与测试频响残差

较大问题的能力优于前者，但前者的抗噪性更强。

为了提高矩阵变换方法的收敛性，Pascual等［15］基于

频响相关性准则，提出在矩阵变换方法中引入移频

技术，利用分析频响和测试频响相匹配的频率点处

的数据进行模型修正［16］，提高了频响函数残差初始

值较大及待修正参数数目较多时的收敛性。Gang
等［17］在该方法的基础上提出伪自由度的概念来增

加测试自由度数目较少时的算法收敛性。但是，基

于矩阵变换方法的本身特点决定了其抗噪性的不

足，若在基于参数一阶灵敏度的方法中引入移频技

术，则能在提高收敛性的同时改善抗噪性。

笔者提出了一种采用移频技术的极大似然估计

有限元模型修正方法。在极大似然估计方法的基础

上引入移频方法，得到移频格式的频响函数残差关

于参数的一阶灵敏度矩阵，将原先基于测试频率点

处的频响函数残差最小化改进为基于所匹配的频率

点处的频响函数残差最小化。同时，引入总体最小

二乘平差方法，提高系统矩阵求解的抗干扰能力。

给出了频率点的筛选准则，包括频带的选择及参与

修正的频率点的选择，剔除较差的试验数据，提高算

法的收敛能力。基于模态展开式推导了精度较高的

频响扩充方法，减小扩充误差对修正过程的影响。

本研究方法与引入移频的矩阵变换方法的对比结果

说明其抗噪性的改进，通过不同噪声水平的仿真算

例与试验，验证了本方法的有效性。

DOI:10.16450/j.cnki.issn.1004‐6801.2021.04.024
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1 理论背景

1.1 频率点匹配及移频方法

频率点匹配采用频响函数形状相关性 αs作为匹

配指标。αs反映了模型修正前后的测试频响函数与

有限元模型分析频响函数在全频域的相关性［15］，相

当于振型相关性的一种推广，其定义为

α s (ωg
T，ωi

F )= Re ( )hT (ωg
T )HhF (ωi

F )
 hF (ωi

F ) ⋅  hT (ωg
T )

（1）

其中：ωg
T，ωi

F 分别为测试频响函数与分析频响函

数的频率点；hT（ωg
T），hF（ωi

F）分别为相应频率点

的测试频响函数值与分析频响函数值；Re表示取

实部。

显然，有限元模型与实际结构越接近，αs的对角

元素越趋近 1。
频率点匹配的基本原理如图 1所示。对于测试

频响函数曲线的任意一个频率点，在分析频响函数

曲线上寻找与测试频率点处频响函数的相关性最高

的频率点，得到相匹配的频率点序列，记为

{ (ωk
T，ωk

F ) |α s (ωk
T，ωk

F )≥ δmin }
( k= 1，2，⋯，Nmatch ) （2）

其中：δmin为允许匹配的最小相关性数值。

以相匹配的频率点处的频响函数残差作为修正

目标，有利于修正参数的收敛［15］。文献［17］提出了

引入移频技术的基于矩阵变换方法的模型修正公式

H ∗
F (ωk

F )T TΔD (ωk
T，θ )TH ∗

T，j (ωk
T )= H ∗

F，j (ωk
F )-

H ∗
T，j (ωk

T )- H ∗
F (ωk

F )T T ( DF (ωk
T )-

DF (ωk
F ) )TH ∗

T，j (ωk
T ) （3）

其中：ΔD（ωTk，θ）为包含待修正参数 θ的动刚度矩阵

修正量；DF为有限元模型动刚度矩阵全量；T为有

限元模型总体自由度与测试自由度的转换矩阵；

H*
T，j为第 j个激励自由度的测试频响函数；H*

F为测

试自由度上的分析频响函数；H*
F，j为其第 j列。

式（3）的迭代形式为

S (ωk
T，ωk

F，θ r ) Δθ r=Δf (ωk
T，ωk

F，θ r ) （4）
式（4）通过模型缩聚、移频方法，并以相匹配的

频率点处的频响函数残差建立了非完备自由度下的

模型修正方法［17］。其详细推导过程及各符号含义

见文献［17］。

1.2 基于移频的极大似然估计方法

极大似然估计需要测量数据的“先验”噪声信

息，当满足互不相关的白噪声假设时，该“先验”信

息可由测量数据的标准方差来代替［18］。对于具有

No个输出、N i个输入的频响函数，共包含 NoN i个随

机变量。假设所有频率点处的频响函数测量值相

互独立，则此 NoN i个随机变量的联合概率密度函

数为

p (ω，θ )= (( 2π) NoN i | C (ω) |)-
1
2 ⋅

exp (- 1
2 v (ω，θ )

HC (ω) -1v (ω，θ ) ) （5）

其中：θ为待估计的修正参数；v（ω）为频响函数测量

值 H*
T与拟合值（有限元模型分析值）H*

F的残差向

量；C（ω）为频响函数中噪声的协方差矩阵。

第 j个激励自由度处频响函数拟合值的测试自

由度分量采用动刚度矩阵增量参数化形式表达为

H ∗
F，j (ωk，θ )=P o THF (ωk，θ ) e j=P o TDF (ωk，θ )-1e j=

P o T ( D 0
F+ΔD (ωk，θ ) )-1e j=P o T (-ωk

2 ∑
e=1

N

θ eαM e+

iωk∑
e=1

N

θ eβC e+i∑
e=1

N

θ eβG e+∑
e=1

N

θ eγK e )-1e j

其中：PoT与 ej分别为输出自由度（测试自由度）与第

j个输入自由度（激励自由度）的频响函数在完备自

由 度 的 频 响 函 数 HF 上 的 筛 选 矩 阵 ；θαeMe，θγeKe，

θβeCe，θβeGe为有限元模型按单元属性及材料划分的

第 e个组对应的质量、刚度及阻尼矩阵；θαe，θγe，θβe为
图 1 频率点匹配基本原理

Fig.1 The principle of frequency points matching
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其在待修正参数 θ中相应分量；N为组数；i2=-1。
与拟合值H*

F，j相对应的，取测量值H*
T的第 j列

H*
T，j。当各列频响函数H*

T，j噪声相互独立时，C（ω）

成为块对角矩阵，其矩阵块为

C j (ωk )= cov ( v jv j H )= cov ( H ∗
T，j (ωk )H ∗

T，j (ωk )H )（6）
根据极大似然估计原理，得到等价极大似然

函数

L ( θ )= ∑
k= 1

N f

∑
j= 1

N i

( v j (ωk，θ )HC j (ωk )-1v j (ωk，θ ) )（7）

将式（7）改写为

L ( θ )= Q ( θ )HQ ( θ ) （8）
根据 Newton‐Gauss方法，得到待识别参数 θr的

迭代公式为

∇2L ( θ r )d r+ 1 =-∇L ( θ r ) （9）
其中：dr+1为第 r+1个迭代步的修正参数增量，且

dr+1=θr+1-θr。
由式（9）得到迭代方程

J ( θ r ) J ( θ r )Hd r+ 1 =-J ( θ r )Q ( θ r ) （10）
其中：雅可比矩阵 J=∇∇Q。

雅可比矩阵与频率点 ωk及激励自由度 j对应的

矩阵块为

dQ j
k ( θ )
dθT =-C - 1

2
j (ωk ) P o T

dD-1
F (ωk，θ )
dθT ( I⊗ e j )=

C
- 1
2

j (ωk ) P T
o D-1

F (ωk，θ ) A(ωk ) ( I⊗ D-1
F (ωk，θ ) e j )

（11）
其中：Q j

k ( θ )的上标为激励自由度，下标为频率点；

I为单位矩阵；⊗为矩阵直积。

A(ω )为
A(ω )=[-ω2M 1 ⋯ -ω2M N i (ωC 1+G 1 ) ⋯

]i (ωC N+G N ) K 1 ⋯ K N （12）
将式（12）代入式（11），由式（10）得到模型修正

方程为

P o
THF (ωk，θ r ) ΔD (ωk，θ r+ 1 )HF (ωk，θ r ) e j=
-H ∗

T，j (ωk )+ H ∗
F，j (ωk，θ r ) （13）

式（13）即为由极大似然估计导出的频率点 ωk、
激励自由度 j处测试自由度上的基于参数灵敏度的

模型修正方程，可见其无需进行缩聚或扩充即可识

别修正参数。

结合移频方法与极大似然估计方法各自的优

势，笔者提出一种基于移频的极大似然估计方法。

假设选取的匹配频率点序列为｛（ωTk，ωFk）|k=1，2，
…，Nmatch｝，当 Po取完备自由度即 Po=I时，式（13）可

写为

HF (ωk，θ r ) ΔD (ωk，θ r+ 1 )HF，j (ωk，θ r )=
-HT，j (ωk )+ HF，j (ωk，θ r ) （14）

其中：HF，j=HFej；HT，j为完备自由度上的测试频响

函数。

在各个测试频率点 ωTk处，式（14）两端左乘 DF，

得到

ΔD (ωk
T，θ r+ 1 )HF，j (ωk

T，θ r )=
-DF (ωk

T，θ r )HT，j (ωk
T )+ e j （15）

在式（15）右端进行变化，得到

ΔD (ωk
T，θ r+1 )HF，j (ωk

T，θ r )=-DF (ωk
F，θ r )HT，j (ωk

T )-
( DF (ωk

T，θ r )-DF (ωk
F，θ r ) )HT，j (ωk

T )+e j （16）
在式（16）两端左乘 DF

-1，得到移频后的模型修

正方程为

HF (ωk
F，θ r ) ΔD (ωk

T，θ r+ 1 )HF，j (ωk
T，θ r )=

HF，j (ωk
F，θ r )- HT，j (ωk

T )- ε j (ωk
T，ωk

F，θ r ) （17）
其中：残余项 ε j为

ε j (ωk
T，ωk

F，θ r )= HF (ωk
F，θ r ) ( DF (ωk

T，θ r )-
DF (ωk

F，θ r ) )HT，j (ωk
T )

为了得到测试自由度上的模型修正公式，在

式（17）两端左乘测试自由度筛选矩阵 PoT的转置，从

而得到

S jk (ωk
T，ωk

F，θ r )d r+ 1 = Δf jk (ωk
T，ωk

F，θ r ) （18）
系数矩阵 Skj即为相匹配的频率点处的频响函

数残差关于待修正参数的灵敏度矩阵

S jk (ωk
T，ωk

F，θ r )= [Sα Sβ Sγ] （19）
其 中 ：Sα=[⋯ -ωk2

T H T
F，o (ωk

F，θ r )M eHF，j (ωk
T，θ r )

⋯ ]；Sβ=[⋯ iH T
F，o (ωk

F，θ r ) (ωk
TC e+D e )HF，j (ωk

T，θ r )
⋯ ]；Sγ=[⋯ H T

F，o (ωk
F，θ r ) K eHF，j (ωk

T，θ r ) ⋯ ]；HF，o=
PoTHF；HF，o（ωFk，θr），HF，j（ωTk，θr）均为上一迭代步所

更新的矩阵。

观测向量 Δfkj由相匹配的频率点处的频响残差

与残余项组成

Δf jk (ωk
T，ωk

F，θ r )= H ∗
F，j (ωk

F，θ r )- H ∗
T，j (ωk

T )-
P o T ε j (ωk

T，ωk
F，θ r ) （20）

将式（18）代入式（10），得到

{ ∑
k= 1

N f

∑
j= 1

N i

S jk H (ωk
T，ωk

F，θ r )C -1
j S jk (ωk

T，ωk
F，θ r ) } d r+ 1 =

∑
k= 1

N f

∑
j= 1

N i

S jk H (ωk
T，ωk

F，θ r )C -1
j f jk (ωk

T，ωk
F，θ r )

将其简写为

S ( θ r )d r+ 1 = Δf ( θ r ) （21）
式（21）即为基于移频的极大似然估计方法的

基本公式。与文献［17］推导的式（4）仅利用测试自

由度的频响信息不同，式（21）中残余项利用了完备
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自由度的测试频响，对结构的局部振动特性更为灵

敏［19］。本研究方法还考虑了频响函数测试噪声的

统计特性，改善了抗噪性。建立了系统的多输入多

输出模型，考虑了多激励自由度下的各个测试自由

度的测试频响与分析频响的残差，提高了参数识别

的稳健性。文献［17］中方法是基于矩阵变换，本研

究方法为基于极大似然估计的参数一阶灵敏度方

法，且式（4）的系数矩阵 S相当于残差 Δf关于参数

的精确灵敏度，而式（21）的系数矩阵为一阶灵敏

度，Mansourabadi等［20］对 2种灵敏度的区别进行了

分析。

1.3 2种方法抗噪性对比

假设测试频响函数包含噪声，对于本研究方法，

考虑其对式（21）扰动后有

S ( θ r )d r+ 1 = Δf ( θ r )+ δΔf （22）
根据矩阵扰动理论，相应解向量 d产生的相对

扰动量为

 δd
 d

≤ κ
 δΔf
 Δf

（23）

其中：κ为系数矩阵 S的条件数。

由式（23）可知，测试误差使得解向量 d产生的

相对扰动量与 κ及 δΔf正相关。分析以上各项，κ越
大，修正参数增量产生相对扰动量越大。在系数矩

阵列数较大的情况（即需修正的参数较多），κ明显

增加。为减小 κ，一种简单且行之有效的方法是增

加系数矩阵的行数。由式（21）可知，增加测试自由

度数、参与修正的测试频响的频率点数目可减小噪

声扰动影响。

对于移频的基于矩阵变换的方法，测试噪声不

仅对式（4）观测向量产生扰动，对式（4）中的系数矩

阵也有扰动

(S ( θ r )+ δS) d r+ 1 = Δf ( θ r )+ δΔf （24）
解向量 d的相对扰动量为

 δd
 d

≤ κ
γ
(  δS
 S  d +  δΔf

 Δf
+ κ
γ
 δS
 S

⋅

 Δf - Sd

 Δf
) （25）

其中：γ= 1- κ  δS / S 。

由式（25）可知，测试频响误差使得修正参数增

量产生的相对扰动量与 κ，Δf及 S的相对扰动量、

||ε||/||Δf||成正相关；||ε||/||Δf||由测试频响与分析频响

的残差 vj（ωTk）决定。因此，若选取测试频响与分析

频响残差较小的频率点参与参数估计，可有效减小

噪声的影响。

对比扰动公式，测试噪声对矩阵变换方法的系

数矩阵与观测向量均产生扰动，而仅对本研究方法

的观测向量产生扰动，因此本研究方法抗噪性更

强。另一方面，矩阵变换方法的系数矩阵为频响残

差的精确灵敏度，迭代步长较大；本研究方法的系数

矩阵为一阶近似灵敏度，迭代步长较小。2种方法

的差异造成了其适用场合的不同。当测试噪声较小

且初始分析频响与测试频响残差较大时，使用矩阵

变换方法能很快收敛。当测试噪声较大时，需要采

用本研究方法，由于其抗噪性更强且小步长的特点，

可避免噪声使得参数发散，若此时采用矩阵变换方

法，由于其步长大，容易迭代至毫无意义的修正参数

而使得后续迭代发散。因此，在实际应用中，应视具

体情况选择。

1.4 算法实现相关问题

1.4.1 总体最小二乘平差方法

最小二乘方法仅考虑观测值向量的误差，忽略

系数矩阵中的误差。总体最小二乘考虑了当观测向

量和系数矩阵中都含有误差，需要同时对二者进行

平差的参数估计。总体最小二乘平差方法能够同时

考虑观测向量和系数矩阵误差，使参数的估计更

合理［21］。

取式（24）的观测向量及系数矩阵的误差向量

组合

v=
é

ë
êê

ù

û
úú

vec( δS )
δΔf

其中：vec表示对矩阵向量化。

求解满足式（24）且使得观测向量及系数矩阵

的误差向量的范数极小的参数，其数学描述为

min
Δθ

vTv

s. t. ( S+ δS )d-Δf + δΔf = 0
（26）

根据式（26）构造拉格朗日函数，并对 δvec（S），

δΔf，d及罚因子求偏导，当取最小二乘解为参数初

值时，迭代公式为

ì

í

î

ïï
ïï

σ ( g ) = (1+ d ( g- 1) Td ( g- 1))

 Δf - Sd ( g- 1)
2

d ( g ) = σ ( g ) ( I+ σ ( g )STS )-1STΔf
（27）

1.4.2 频率点的筛选准则

在实际测试中，反共振区的频响易受到噪声污

染，共振区不仅受噪声污染小，且对参数变化灵敏度

更高，共振区的幅值能有效反映阻尼参数，利于阻尼
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修正。因此，在较宽的频率范围内选择频响共振区

的频率点，更容易得到稳健的参数识别结果［22］。实

际选取参与计算的分析频段时，可通过选择模态指

示 函 数（complex mode indication function，简 称

CMIF）的半功率带宽内的频率点，其原理如图 2
所示。

选取测试频响与分析频响残差较小的测试频率

点参与参数估计，可有效减小噪声的扰动影响。由

于 2种修正方法均以测试频响与分析频响的残差为

最小化目标函数，当残差较大时收敛缓慢甚至无法

收敛，因此在进行频率点匹配前，还应以相同频率点

处的频响函数幅值相关性系数作为准则，来筛选半

功率带宽内参与模型修正的测试频率点

α a (ωk
T )= Re ( )2hT (ωk

T )HhF (ωk
T )

 hF (ωk
T )

2 +  hT (ωk
T )

2 ≥ σmin（28）

其中：σmin为允许的幅值相关性最小值。

1.4.3 频响扩充方法

基于移频的极大似然估计式（21）右端中的残

余项 εj需要进行频响扩充，但除了残余项外，其余各

项均与扩充精度无关；而矩阵变换方法中灵敏度矩

阵则受频响扩充精度的影响，因此本研究方法受测

试频响扩充误差的影响更小。笔者提出一种基于频

响模态展开式的频响扩充方法。频响函数模态展开

式为

HT (ω )=Φ (-ω2 I+ Λ )-1ΦT =Φ l (-ω2 I l +
Λ l )-1Φ l

T +Φ h (-ω2 Ih + Λ h )-1Φ h
T （29）

其中：Φ为系统的模态振型；Λ为系统特征值；I为单

位矩阵，下标 l与 h代表系统的低阶模态与高阶

模态。

将式（29）右乘 ej并展开得到

HT，j (ω )≈ ∑
i= 1

l φ iφTi ej
ki- ω2mi+ jωci

= ∑
i= 1

l

qiφ i（30）

式（30）忽略了系统的高阶模态。由式（30）可

知，任意一列频响可通过系统的模态振型叠加获得，

即测试频响可以用实际系统的完备低阶模态作为基

底进行表示。由于实际系统的完备低阶模态无法得

到，因此以有限元模型的完备低阶模态进行代替

得到

~
H

T，j
(ω )= ∑

i= 1

l

q iφF，i=Φ F，lq (ω ) （31）

其中：
~
H

T，j
(ω )为扩充后的完备测试频响函数；ΦF，l

为有限元模型的完备低阶模态基；q（ω）为各阶模态

基的系数组成的向量。

式（31）左乘测试自由度筛选矩阵 Po 的转置

得到

P o T
~
H T，j (ω )= P o TΦF，lq (ω ) （32）

记为H*
T，j（ω）=Φ*

F，lq（ω）。

由式（31），（32）得到扩充后的测试频响为

H͂ j (ω )=Φ F，l (Φ ∗
F，l )+H ∗

j (ω ) （33）

2 算例分析

2.1 仿真算例

采用某型号转向架构架缩比模型来验证本研究

方法的有效性，并与基于矩阵变换的方法进行对

比。图 3为某型构架缩比模型有限元模型。将有限

元模型划分为 15个区域，每个区域的弹性模量、密

度及阻尼系数作为待修正参数，共 45个参数。分别

在 2种噪声水平下比较 2种方法的修正能力。将待

修正参数向量的某组数值作为真实参数值，计算其

有限元模型频响函数作为仿真的测试值。对该组数

值进行摄动，得到有限元模型修正前的初始参数，计

算其频响函数得到初始分析值。

2.1.1 10%噪声水平

仿真测试频响函数添加 10%的噪声，对比 2种
方法在小噪声情况下的修正精度。修正前初始分析

频响函数与仿真测试值对比如图 4所示，可见频响

图 2 基于 CMIF曲线的带宽选择

Fig.2 FRFs' bandwidth selection based on CMIF curve

图 3 某型构架缩比模型有限元模型

Fig.3 Finite element model of scaled-model for the Bogie
structure
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函数残差初始值较大。

图 5为 2种方法修正后分析频响与测试频响的

对比，图 6为其频响幅值相关性的对比。本研究方

法通过 20个迭代步达到收敛，矩阵变换方法通过 3
个迭代步即达到收敛。由图 5，6可知，2种方法修正

后分析频响与测试频响相关性均有了很好的改善。

可见，小噪声情况下，2种方法的修正精度相近，矩

阵变换方法的收敛速度高于本研究方法，这是由于

其迭代步长大于本研究方法。

2.1.2 40%噪声水平

在仿真测试频响函数中添加 40%的噪声，以对

比 2种方法在大噪声情况下的修正效果。修正前初

始分析频响与仿真测试频响对比如图 7所示。本研

究方法通过 25个迭代步达到收敛，修正后分析频响

与测试频响的相关性得到了很好的改善。图 8为 2
种方法修正后分析频响与测试频响的对比。图 9为
修正后分析频响与测试频响幅值相关性对比。如图

8，9可知，采用矩阵变换方法经过迭代后高频段与

真实值相差较大。在大噪声情况下本研究方法更容

易达到较好的修正结果，其原因是矩阵变换方法中

测试噪声对迭代方程的系数矩阵及观测向量均产生

了较大扰动而不易收敛。

为了量化噪声对修正精度的影响，选取修正频

段内各个相同频率点处的频响函数相关性平均值作

为评价不同噪声条件下的修正精度。表 1为不同噪

声水平下 2种方法的修正精度对比。数值愈趋近于

1，代表修正精度愈高。显然，小噪声下 2种方法的

修正精度类似，大噪声下本研究方法的修正精度

更高。

图 5 修正后分析频响与测试频响对比

Fig.5 FRF of the updated analytical and experimental model

图 4 修正前初始分析频响函数与仿真测试值对比

Fig.4 FRF of the initial analytical and experimental model

图 6 2种方法修正后频响幅值相关性对比

Fig.6 Comparison of FRF magnitude correlation coefficient
after updating by two methods

图 7 修正前初始分析频响与仿真测试频响对比

Fig.7 FRF of the initial analytical and experimental model

图 8 修正后分析频响与测试频响对比

Fig.8 FRF of the updated analytical and experimental model

图 9 2种方法修正后频响幅值相关性对比

Fig.9 Comparison of FRF magnitude correlation coefficient
after updating by two methods

802



第 4 期 范新亮，等：基于频响函数的稳健有限元模型修正

2.2 试 验

图 10为飞机测试现场。以三角机翼飞机作为

试验对象进行多参考点锤击试验，采用 N‐Modal模
态参数识别软件识别试验结果。试验中选择频率分

辨率为 800谱线。从测试角度看，测点布置应清晰

地反映出各阶振动形态，参考点布置需要考虑避开

各阶振型的不动点。从模型修正角度看，布置尽可

能完备的测点不仅能有效提高扩充精度，还能反映

有限元模型与测试模型的振动形态差异，更利于修

正。某些远离激励自由度的测点噪声较大，不应参

与修正，否则将导致参数不易收敛。

图 11为飞机有限元模型。将有限元模型划分

为 5个区域，每个区域的弹性模量、密度及阻尼系数

作为待修正参数，共 15个参数。设置初始待修正参

数，计算得到初始分析频响，修正前初始分析频响与

测试频响对比如图 12所示。可见，初始分析频响与

测试频响的相关性较差。三角机翼飞机本身的结构

特征以及测试过程的干扰因素等造成测试频响含有

部分噪声，尤其在反共振区的信噪比较低。飞机有

限元模型连接处的螺栓连接、铆接等不确定性因素

导致了初始模型的准确性较低。测试噪声的干扰、

较大的初始频响残差以及众多的待修正参数均对修

正算法提出了较大的挑战。

图 13为修正后分析频响与测试频响对比。图

14为修正前后分析频响与测试频响幅值相关性对

比。可见，采用本研究方法进行修正，通过若干迭代

步后，修正后分析频响与测试频响的吻合较好，且其

图 11 飞机有限元模型

Fig.11 Finite element model of the aircraft structure

表 1 不同噪声水平下 2种方法的修正精度对比

Tab.1 Comparison of updating accuracy at two

noise levels

噪声水平

10%噪声

40%噪声

矩阵变换方法

修正精度

0.988 1
0.811 5

本研究方法

修正精度

0.980 4
0.971 2

图 12 修正前初始分析频响与测试频响对比

Fig.12 FRF of the initial analytical and experimental model

图 13 修正后分析频响与测试频响对比

Fig.13 FRF of the updated analytical and experimental model

图 10 三角机翼飞机实验系统

Fig.10 Experimental system for the delta-winged aircraft
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幅值相关性有了明显提高，如图 14所示。

图 15为修正前后频响函数形状相关性对比，修

正后对角元素更趋近于 1。修正后各阶频率对比如

表 2所示。修正前后平均频率误差由 50.48%降低

至 0.98%，计算其修正精度为 0.82。可见，本研究方

法能有效解决复杂情况的模型修正问题。

3 结 论

1）本研究方法相比于引入移频的矩阵变换方

法有效改善了抗噪性。当初始分析频响与测试频响

残差较大且测试噪声较小时，使用矩阵变换方法能

很快收敛。当初始分析频响与测试频响残差较大且

测试噪声较大时，本研究方法的抗噪性更强，且由于

其小步长的特点，可避免噪声扰动使待修正参数

发散。

2）通过转向架仿真模型验证了本研究方法在

不同量级的噪声下均能得到较好的修正结果。

3）三角机翼飞机模型修正中，本研究方法修正

后的分析频响与测试频响的相关性有较大提高，这

对实际结构在较复杂情况下的有限元模型修正具有

一定的意义。
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静压桩贯入及加载过程桩土界面受力特性研究

王永洪 1，2， 桑松魁 1， 张明义 1，2， 白晓宇 1，2， 杨苏春 1， 苗德滋 1

（1.青岛理工大学土木工程学院 青岛，266033）
（2.山东省高等学校蓝色经济区工程建设与安全协同创新中心 青岛，266033）

摘要 通过在桩身表面安装微型硅压阻式压力传感器测得桩土界面孔压增量和径向应力，研究静压桩桩土界面的

受力特性。针对双壁开口和闭口模型管桩，采用桩身开孔嵌入套筒式安装方法，通过全方面监测静压沉桩、超孔压

消散及加载阶段受力特性，进行了开口和闭口静压桩贯入及加载全过程的受力特性室内模型对比试验。试验结果

表明：同一入土深度处，开口和闭口静压桩桩土界面总径向应力均随着 h/L（h为传感器距离桩端的高度；L为桩长）

的增加而越小；不同桩端形式下超孔压消散期在不同 h/L位置处沉桩阶段与沉桩结束后的有效径向应力之比均在

0.6±0.1；桩土界面总径向应力的变化值在桩端位移达到 1.0 mm左右时发生突变，加载结束后，同一深度处桩土界

面总径向应力变化值随着 h/L的增加而减小。该研究结果对于静压桩施工和设计具有工程参考价值。

关键词 开闭口静压桩；贯入及加载；桩土界面；受力特性；模型试验

中图分类号 TH823；TH473

引 言

国内外学者对于静压桩施工引起的孔压增

量［1‐3］和径向应力［4‐5］开展了深入的理 论研究。由于

实际工程状况复杂，理论公式和数值模拟无法真实

反映桩土界面孔压增量和径向应力的分布。因此静

压桩沉桩过程的受力特性试验研究更具有工程指导

意义。传统测试方法是在桩周受影响的土层中埋置

孔隙水压力计和土压力计。学者们分析了在沉桩过

程中不同距离和深度处桩周超孔隙水压力和土压力

的变化规律［6‐11］，发现静压桩贯入引起的桩土界面处

与桩周土体的孔压增量和径向应力有所不同［12］，并

对 桩 土 界 面 孔 压 增 量 和 径 向 应 力 进 行 了 测 试 。

Bond等［13‐14］通过室内模型试验研究了沉桩及静载

全过程的桩土界面受力特性。叶真华等［15］进行了

桩侧土压力增量测试的室内模型试验，分析了侧摩

阻“折减”与侧压力的关系。李雨浓等［16］通过离心

模型试验研究了静压桩贯入、静置稳定和加载阶段

不同深度径向应力的表现特征。Lehane［17］通过现

场试验，得到了不同桩身位置 h/B（h为传感器距离

桩端的高度；B为桩身直径）处桩土界面径向应力的

变化规律。王永洪等［18］现场测得了静压预应力高

强混凝土（pre‐stressed high‐strength concrete，简称

PHC）管桩沉桩过程桩土界面超孔压和土压力，并

分析了桩土界面有效土压力随 h/L（h为传感器距离

桩端的高度；L为桩长）的变化规律。可以看出，目

前针对静压桩桩土界面受力特性的多数试验研究没

有考虑开口对静压桩桩土界面孔压增量和径向应力

的影响，且多数研究仅考虑沉桩过程。

笔者在考虑桩端形式为开闭口静压桩、超孔压

消散及加载阶段的基础上，基于微型硅压阻式压力

传感器测试系统（micro‐electro‐mechanism system，

简称MEMS），得到了静压桩全过程的桩土界面受

力特性。笔者通过研制双壁开口模型管桩，采用桩

身表面开孔嵌入套筒式安装方式，对开闭口静压桩

的桩土界面孔压增量和径向应力进行了研究，具有

一定的工程实际意义。

1 硅压阻式压力传感器工作原理

1.1 硅压阻式压力传感器基本原理

硅压阻式压力传感器是利用多晶硅材料灵敏度

系数高的压阻效应，将硅压力膜片制作成带有 4个
绝缘层二氧化硅压敏电阻的敏感元件，通过惠斯通

电桥使硅膜片 4个压敏电阻输出不同电压，根据电
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压值确定硅膜片的应变值，从而得到传感器的灵敏

度系数。硅压阻式压力传感器结构如图 1所示。惠

斯通电桥电路［19］如图 2所示。

惠斯通电桥输出的电压为

U 0=
[( R 1+ΔR 1 ) ( R 3+ΔR 3 )-( R 2-ΔR 2 ) ( R 4-ΔR 4 ) ]
( R 1+R 2+ΔR 1-ΔR 2 ) ( R 3+R 4+ΔR 3-ΔR 4 )

UB

（1）
其中：UB 为电源电压；U 0 为输出电压；R 1 = R 3 =
R 2 = R 4 = R；ΔRi= RGFεi，i= 1，2，3，4；εi为第 i个
电阻的应变值，于是有

U 0 =
1
4 GF

ε1 + ε3 - ε2 - ε4
é
ë
ê

ù
û
ú1+ 1

2 ( ε1 + ε2 + ε3 + ε4 )
UB （2）

传感器设计时使 4个电阻应变值满足 ε1 = ε3 =
- ε2 =- ε4 = ε，则式（2）变为

U 0 = GFεUB （3）
其中：GF为应变系数，GF= 1+ 2υ+ πΕ。

多晶硅材料的应变系数范围为 72.4~149.6，而
金属材料的应变系数范围为 1.5~2.0。可见，多晶

硅材料比金属材料具有更高的灵敏度系数。

1.2 土压力及孔隙水压力传感器

硅压阻式压力传感器是以多晶硅作为压敏电

阻，采用MEMS微型化制作工艺集成。土压力传感

器利用丝网印刷线路将集成硅膜片上的 4个电阻进

行连接，外部封装采用金属外壳。孔隙水压力传感

器与土压力传感器不同的是在其端部放置透水石，

孔隙水由透水石进入，并引起多晶硅压敏电阻受力

变化，出现方式均采用底部出线。硅压阻式压力传

感器封装结构如图 3所示。微型硅压阻式压力传感

器照片如图 4所示。

2 模型设计

2.1 模型桩

笔 者 的 模 型 试 验 采 用 的 模 型 桩 是 直 径 为

140 mm，长度为 1 000 mm的铝制开闭口管桩，模型

管桩内、外管厚度均为 3 mm。图 5为开闭口模型管

桩结构示意图。可见，模型桩为了满足微型传感器

的安装空间，避免进入管桩内部的土体损坏传感器，

内、外管之间的空隙为 20 mm，开口管桩的桩端内管

与底座间存在微小空隙。为防止沉桩过程进入黏性

土体，使用密封胶将其密封填充。在闭口管桩的桩

端安装与桩身等直径的底板。硅压阻式传感器参数

如表 1所示。

图 1 硅压阻式压力传感器结构

Fig.1 Structure diagram of silicon piezoresistive pressure sen‐
sors

图 2 惠斯通电桥电路

Fig.2 Wheatstone bridge ciruit

图 3 硅压阻式压力传感器封装结构

Fig.3 Encapsulation structure diagram of silicon piezoresis‐
tive pressure sensors

图 4 微型硅压阻式压力传感器照片

Fig.4 Photos of micro silicon piezoresistive pressure sensors

807



振 动、测 试 与 诊 断 第 41 卷

2.2 桩土界面受力测试技术

采用微型MEMS硅压阻式土压力传感器和孔

隙水压力传感器测量桩身不同位置处的侧向压力和

孔隙水压力。模型桩身传感器布置位置如图 6所
示。可见，传感器距离桩端距离分别为 50，100，200，
400，600和 900 mm，在桩身不同高度处对称安装 6
个土压力传感器和孔隙水压力传感器（1#~6#），分

别测量桩身不同位置 h/L=1/20，1/10，1/5，2/5，3/
5，9/10（h为传感器距桩端的高度；L为模型桩桩长）

处的侧向压力和孔隙水压力。为了保证土压力和孔

隙水压力测量结果的准确合理性，传感器受力面需

与桩身表面完全齐平。压桩前 24 h向孔隙水压力传

感器透水石内注满水，以排除其内部的空气。

2.3 试验设计

本试验土样采用工程现场的粉质黏土层，土样

介于流塑和软塑状态。将现场粉质黏土通过烘干、

粉碎、过筛、洒水和静置，使土体固结，覆盖薄膜静置

大约 30 d以备试验。地基土物理力学参数如表 2所
示。本次沉桩试验过程中，加卸载次数为 1，模型桩

沉桩深度为 900 mm，沉桩速度为 300 mm/min。为

了充分利用本次试验条件，模型桩在模型箱中间压

桩，桩位布置示意图如图 7所示。2个压桩位置相对

较小距离为 d1=1 000 mm，模型桩距箱壁最近处为

d2=900 mm，d1/D=7.2，d2/D=6.4，（D为模型桩桩

径），均大于桩基模型试验中边界效应所要求的

2.82~3倍的桩径［20‐21］，即本次模型试验可以忽略边

界效应。

本次试验在开口和闭口 2种不同桩端形式下分

别进行了模型桩试验，不同桩端形式下的压桩力曲

线如图 8所示。在沉桩试验结束后 30 d进行加载试

验，加载过程采用分级且逐级等量加载的方式，将每

级加荷量定为 0.7 kN，首级加载量为 1.4 kN，每级荷

载保持 1 h，当桩顶沉降量相对稳定时施加下一级

荷载。

图 6 传感器布置位置(单位:mm)
Fig.6 Sensor placement(unit: mm)

图 5 开闭口模型管桩结构示意图

Fig.5 Schematic diagram of open-close model pile

表 1 硅压阻式传感器参数表

Tab.1 Silicon piezoresistive sensor parameter table

传感器

土压力

孔隙水压力

尺寸

/mm
20×12
20×12

动态频

响/kHz
2 000
2 000

精度

/%
0.1
0.1

工作电

压/V
0~5
0~5

表 2 地基土物理力学参数

Tab.2 Physical and mechanical parameters of foundation soil

相对密度

ds

2.73

重度

γ/(kN·cm-3)
18.0

含水率

w/%
34.8

液限

wL/%
43.2

塑限

wp/%
21.2

塑性指数

Ip/%
22.0

黏聚力

c/kPa
14.4

内摩擦角

φ/(o)
8.6

压缩模量

Es1‐2/MPa
3.3

图 7 桩位布置示意图(单位: mm)
Fig.7 Layout of pile position(unit: mm)
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3 试验数据分析

3.1 沉桩过程结果分析

根据试验结果可知，在静压沉桩过程中不同相

对桩端距离（h/L）位置处的土压力传感器测得的桩

土界面总径向应力有所差异。图 9为开口试桩 TP1
桩身 5个不同位置处桩土界面总径向应力沿入土深

度的分布曲线。由图 9可知：随着入土深度的增加，

5个不同 h/L位置处传感器测得的桩土界面总径向

应力近似呈线性增长趋势，但随着相对桩端距离（h/
L）的增大，桩土界面总径向应力增幅有所减小。不

同 h/L位置处的传感器在同一入土深度处，桩土界

面总径向应力随着 h/L的增加而越小。分析原因在

于剪切作用使桩土界面土体发生径向收缩，桩周土

体应力得到释放。将桩土界面总径向应力无量纲化

处理，用 Hi=( σr- u0 ) /σ′VO 表示，其中：σr，u0和 σ′VO
分别为传感器深度处的桩土界面总径向应力、超静

孔隙水压力和上覆土体有效压力。分析可知，由于

桩土界面处土体卸荷后发生回弹，因此在同一入土

深度处，Hi随着 h/L的增加而降低。

在闭口试桩试验中，不同位置处传感器测得的

桩土界面总径向应力变化如图 10所示。

3.2 超孔压消散过程分析

沉桩结束后，超孔压消散期不同桩端形式桩土

图 9 开口试桩 TP1桩身 5个不同位置处桩土界面总径向应

力沿入土深度的分布曲线

Fig.9 The distribution curve of total radial stress of pile-soil
interface at five different positions of open pile TP1
along the depth of penetration

图 8 不同桩端形式下的压桩力曲线

Fig.8 Pile driving pressure in different pile forms

图 10 闭口试桩试验不同位置处传感器测得的桩土界面总

径向应力变化

Fig.10 Variation of total radial stress at the pile-soil inter‐
face measured by sensors at different positions in the
closed pile
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界面总径向应力的分布曲线如图 11所示。将超孔

压消散期径向应力用 H/Hi= ( σr- u0 ) ( σri - u0 )
表示，σri为沉桩结束后的径向应力。可见，在沉桩结

束后，H/Hi在超孔压消散期均减小，大约为沉桩过

程中的 50%~60%。这说明随着孔压消散，土的有

效应力增加，桩与土的接触力越来越大。笔者分析

了在不同桩端形式下，超孔压消散期在不同 h/L位

置处的传感器测得的H/Hi均为 0.6±0.1。

3.3 静压桩加载试验

不同桩端形式下，静压桩加载过程中桩土界面

总径向应力的变化值与桩端位移的关系曲线如图

12所示。可见，桩土界面总径向应力的变化值 Δσr
在桩端位移达到 1.0 mm（桩端最大位移的 30%）左

右时发生突变，开口试桩和闭口试桩的突变最大值

均 发 生 在 h/L=1/20 位 置 处 ，减 小 幅 度 分 别 为

5.0 kPa和 3.0 kPa，开口试桩其他位置处减小幅度约

为 0.5~2.0 kPa，闭口试桩其他位置处减小幅度约为

0.2~1.5 kPa；桩土界面总径向应力的变化值发生突

变，原因是随着桩端位移的增大，桩侧摩阻力逐渐增

大，当桩端位移达到 1.0 mm（桩端最大位移的 30%）

左右时，桩侧摩阻力也达到最大值，且桩土界面径向

应力越大，突变值越大，突变的位置发生在距离桩端

较近处。突变结束后，随着加载继续进行，变化值

Δσr逐渐减小，且在不同位置处变化值 Δσr减小速率

均不同，在加载结束后，同一深度处变化值 Δσr随着

h/L的增加而减小。

4 结 论

1）静压沉桩过程中，桩身不同位置处桩土界面

总径向应力随着入土深度的增加，近似呈线性增长

的趋势；在同一入土深度，桩土界面总径向应力随着

h/L的增加而变小。因此，需要考虑桩的长度效应

对桩土界面受力特性的影响。

2）静压沉桩结束后，在桩的超孔压消散期，不

同桩端形式下桩身不同位置处测得的 H/Hi 均减

小，为沉桩阶段的 50%~60%。

3）静压加载阶段，当桩端位移达到桩端最大位

移的 30%左右时，变化值 Δσr发生突变，且发现在

h/L=1/20位置处，开口试桩突变最大值为闭口试

桩的 1.7倍，其他位置处减小幅度较接近。

4）笔者室内模型试验由于采用的是低塑性黏

土，因此静压沉桩阶段、超孔压消散阶段和加载阶

段，桩身不同 h/L位置处的桩土界面受力特性测试

数值均小于现场试验值。
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高压气流管道瞬态冲击振动分析及抑振研究
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（中国空气动力研究与发展中心 绵阳，621000）

摘要 为了解决高压配气间管道系统工作时发生的剧烈振动问题，确保重大型号试验任务的顺利开展，采用多种数

值模拟手段和试验测试手段相结合的方法，进行结构振动分析及抑振研究。首先，基于有限体积法构建主管道 2及
其出气管道的内流场流体动力学数值模型，计算并提取动态气动载荷；其次，基于有限元方法建立包含主管道 2及
其出气管道在内的整个配气间里的管道系统的结构动力学数值模型，分析其结构模态特性；最后，综合以上 2个数

值模型，计算高压气流管道结构瞬态激励振动响应，并依据结果设计相应的抑振装置。该综合分析方法充分厘清了

振动的基本诱因，抑振后的结构振动大大降低，完全具备了持续工作的能力。研究表明，该振动研究方法可用于指

导高压高速流体管道结构设计或结构技改，也可用于指导空气动力试验装置的研制。

关键词 高压；冲击；管道；瞬态；气流；数值模拟；结构模态；抑振装置
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引 言

高超声速空气动力试验设备应我国高超声速飞

行器研制而生，为我国航空航天事业发展和军工业

发展做出了重大贡献。高压配气间的管道结构系统

是高超声速空气动力试验的重要组成部分，通过阀

门群不同的组合开闭，将 3或 4个进气支路的高压气

体汇聚，满足不同高超声速空气动力试验装置的试

验需求。配气间管道结构系统与试验装置串联，其

质量状况和运行状态直接关系到高超声速空气动力

试验能否进行。

试验时管道系统的出气截止阀快速打开，大压

差、高流速的气流流动引起管道内流场压力的剧烈

波动和局部流动分离，并在管道弯头、三通、变径、封

头等处形成极大的冲击载荷，迫使配气间管道结构

产生肉眼可见约 20 mm的剧烈振动和约 120 dB的

撞击噪声。这不仅带来安全隐患和事故风险，还影响

设备操作人员的身心健康。因此，分析配气间高压气

流管道系统的结构振动特性并研制有效的抑振装置，

是试验装置可运行和安全运行的重要前提之一。

高压高速气流管道系统的结构振动是一类典型

的流致振动问题，即包容流体的结构在流体交替变

化的激励力作用下产生振动。管道流致振动问题的

研究最初来源于阿拉伯输油管道的振动分析［1］。目

前，管道流致振动的分析方法主要有特征线法、阻抗

分析法和有限元法等。特征线法采用不同个数的方

程求解管路系统的动力响应，但无法有效表征系统

的固有耗散特性［2‐3］。阻抗分析法采用若干单元描

述管道系统的构成，原理简单易行，但没有考虑管壁

横向运动和流固耦合作用，所以适用范围受到限

制［4］。有限元法能够准确、高效地求解管道系统的

结构动力学问题。Olson等［5］阐述了管道耦合振动

有限元法的基本思想。Svingen［6］考虑流固耦合效

应，建立了管道系统的有限元模型，利用实际的试验

数据进行了模型验证。可见，先进的数值计算方法、

有限元法和有限体积法等促进了计算结构动力学和

计算流体动力学的发展与应用，可用于分析更为复

杂的高频高速流致振动问题［7‐11］。对于管道系统来

说，有限体积法能够描述管道内流场的复杂流动现

象，为有限元法构建的结构数值模型提供准确的载

荷边界条件，从而获取更加真实的结构振动特性。

由于高压高速的气流流动与高压液体的流动在

速度、黏性和危害等方面存在较大差异，笔者采用多

种数值仿真方法开展研究。以某高超声速空气动力

试验用高压气流管道系统为对象，分别开展管道系

统的内流场气动载荷计算和结构模态特性分析。在

此基础上，计算高压气流瞬态激励下管道系统的结

构振动响应，并设计有效的抑振装置。同时，开展一

系列的试验测试工作，验证数值模拟方法的准确性

和研制的抑振装置的合理性和可行性。
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1 主振动管路内流场气动载荷计算

配气间高压气流管道系统结构复杂，可以满足不

同高超声速试验装置的试验需求，其三维结构模型如

图 1所示，主要包括 3组进气管道、8组出气管道、3组
主管道和若干阀门。整个管道系统安放在槽钢组焊

的支撑支架上，通过弧形圆钢和螺母扣紧限位。

主管道 2及其进、出气管路是某型号试验时高

压气流流经的主要管道，试验时的振动表现最为显

著，是主振动管路。基于计算流体动力学，模拟主管

道 2及其进、出气管路在出气阀门快速开启时管道

系统内气流的动态变化过程，获取气流对管道结构

的瞬态作用载荷，是计算管道系统结构局部振动响

应的必要前提条件。管道系统内流场的控制方程

包括：

质量守恒方程

∂ρ
∂t +

∂
∂x i (ρu i) = 0 （1）

动量守恒方程

∂
∂x i (ρu i)+

∂
∂x j (ρu iu j) =-

∂p
∂x i
+ ∂τ ij
∂x j

（2）

τ ij=
é

ë
êêμ ( ∂u i∂x j + ∂u j

∂x i )ùûúú- 2
3 μ

∂u l
∂x l

δ ij （3）

能量守恒方程

∂
∂t (ρE)+

∂
∂x i (u i (ρE+ p)) =

∂
∂x i (keff ∂T∂x i + u j (τ ij)

eff)
（4）

湍流方程

∂ρk
∂t +

∂
∂x i (ρu i k) =

∂
∂x ((μ+ μt

σk ) ∂k∂x i ) （5）

∂ρε
∂t +

∂
∂x i (ρu i ε) =

∂
∂x ((μ+ μt

σε ) ∂ε∂x i ) （6）

状态方程

ρ= p/RT （7）
其中：ρ为密度；t为时间；x为位移矢量；u为速度矢

量；p为压力；μ为黏性系数；τij为应力张量；E为能

量；keff为有效导热系数；T为温度；k为紊流脉动动

能；ε为耗散率；R为气体常数。

根据气动试验装置的实际运行工况，主振动管

路可简化为如图 2所示的三维模型。22 MPa高压

气流由进口 A，B输入管道系统，分别经管道 1，2流
入管道 3，汇聚后经弯管 4进入水平管道 5，最后流经

管道 6，从出口 C输出。

构建全结构 O型网格，在管道相贯处采用 Y型

拓扑结构，提高流道变向处的网格质量，保证复杂流

动模拟的可靠性。网格模型导入数值分析软件为

Fluent，应用有限体积法数值求解以上控制方程组。

同时，选用压力基求解器，压力和速度耦合方式为耦

合。相应的气流密度模型为理想气体，黏性模型为

萨瑟兰（Sutherland）。图 3为主振动管路内流场压

力分布云图，可以看到，压力沿着进口管线不断降

低，这与实际流动情况相符。

多次调整计算模型的网格密度，从仿真结果中

提取端面 p3与 p2之间的压差随时间变化曲线，如

图 4所示。其中，压差∆p=p3-p2。可以看到，网格

密度对管路压力的瞬态特性有较大影响。稀疏网格

的单元数量约为 112万，当 t<0.07 s时，∆p增长较

快，并在 0.13 s达到峰值 1.47 MPa。中等网格的单

图 1 高压管道系统三维结构模型

Fig.1 Three dimensional structural model of high pressure
pipeline system 图 2 主振动管路三维模型

Fig.2 Simplified structure of main vibration pipeline

图 3 主振动管路内流场压力分布云图

Fig.3 Pressure contour of main vibration pipeline
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元数量约为 230万，∆ p在 0.04 s时达到峰值 1.12
MPa。当单元数量增加到 388万时（加密网格），∆p
的初期变化与中等网格的相差较小。另一方面，∆p
最终稳定在 1.0 MPa左右，且基本没有网格依赖性。

上述流场仿真结果将作为管道系统局部结构振

动响应计算的载荷输入条件。

2 配气间管道系统结构模态特性分析

2.1 结构计算模态

针对配气间高压气流管道系统的振动问题，需

要开展结构仿真分析工作，包括结构模态分析和结

构动力响应计算等，能够评估和预判管道系统的设

计质量、安全性能、振动特性以及冲击响应等，为结

构的抑振装置提供必要的设计依据。

应用有限元分析管道系统的结构动力学特性，

结构动力学方程为

MẌ ( t) + CẊ ( t) + KX ( t) = f （8）
其中：M为质量矩阵；C为阻尼矩阵；K为刚度矩阵；

f为外部载荷向量；X（t）为结构响应向量；t为时间

变量。

不考虑结构阻尼，利用傅里叶变换将式（1）变换

到频域，得到结构的计算模态方程为

(K- ω2M)Ψ= 0 （9）
其中：ω为角频率。

式（9）的解由固有频率 ν和与其对应的模态振

型 ψ构成。

根据以上方程，采用有限元软件 ABAQUS构

建管道系统的结构网格模型，如图 5所示，壳体单元

约为 16万个。根据管道系统的实际安装情况，合理

设置计算模型的边界约束条件。例如，固定约束支

撑支架的底部，自由约束进气管道的 y向位移以及

主管道的 x向位移。

基于 Lanczos方法计算管道系统的结构计算模

态，部分振型结果如图 6所示。其中，第 1阶模态频

率约为 2.9 Hz，振型表现为 3条主管道沿 x方向运

动，同时带动进气管道、出气管道和支架等结构摆

动；第 2阶模态频率约为 6.2 Hz，振型表现为出气管

道 2和 7左右摆动。

2.2 结构试验模态

为了检验结构模态数值计算结果的正确性，笔

者进行管道系统的试验模态分析，基于测试试验建

立和描述结构的振动特性。图 7为试验模态测点分

布。其中，进气管道 2上布置 14个测点（紫色小圆

点），出气管道 2，3和 7上分别布置 6个测点，3根主

管道上共布置 31个测点。试验模态数据采集和分

析分别采用北京东方振动和噪声技术研究所的

INV3060S采集仪和DASP‐V11专业分析软件。

使用高弹性聚能大力锤敲击主管道 2或 3的自

由端，实时采集各个测点的加速度响应，经过数据处

理软件分析，获得管道系统的结构试验模态，部分结

果如图 8所示。其中：第 1阶模态频率约为 3.7 Hz，

图 4 压差随时间变化曲线

Fig.4 Differential pressure curve along with time

图 5 管道系统的结构网格模型

Fig.5 Structural grid model of pipeline system

图 6 管道系统的结构计算模态

Fig.6 Computational mode shapes of pipeline system
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振型表现为主管道沿 x方向运动，同时带动进气管

道、出气管道等结构摆动；第 2阶模态频率约为

5.9 Hz，振型表现为 3根出气管道左右摆动。对比数

值计算结果可以看到，两者的振型表现基本相同，对

应的频率较为接近。因此，配气间管道系统的结构

模态的数值计算和试验分析具有较高的可信度，能

够准确反映管道系统的多种振动型态。

3 结构振动响应分析

管道系统中，高压气流的实际流动路线如图 9
所示，两路高压气流从进气管道 1，2的入口同时进

入，然后在主管道 3，2相交的三通处汇集并进入主

管道 2，最后经由出气管道 2流出。

根据流场数值计算的结果，在管道系统的相应

位置施加压力载荷，采用振型叠加技术建立结构网

格模型，开展管道系统的结构动力响应计算。图 10
为主管道端面中心 x向位移随时间变化曲线。其

中 ，最 大 正 位 移 约 为 3.8 mm，最 大 负 位 移 约

为-3.66 mm。结构振荡周期约为 0.34 s，频率约为

2.94 Hz，即与管道系统第 1阶模态频率基本相同。

根据上述计算结果可以看到，管道系统的振动

主要表现为，沿着主管道轴向方向的整体窜动，且进

气端位移小、出气端位移大。气动试验装置实际运

行时，在主管道 2的右端面布置一个位移传感器，采

用M+P公司 VibPilotE采集仪实时测量该处的结

构位移变化情况，其结构位移的实时测量结果如图

11所示。可见，主管道 2右端面的最大正位移约为

3.9 mm，最 大 负 位 移 约 为 1.7 mm。 主 频 约 为

3.125 Hz，这与结构振动的数值仿真结果基本吻合。

正位移误差约为 0.1 mm，负位移误差约为 2.2 mm，

频率误差约 0.2 Hz。分析误差原因，负位移误差较

大主要是由于管道的运动方向与高压气流的流动方

向相反引起。因此，笔者采用数值仿真技术具有较

高的可行性，能够正确分析高压气流冲击激励下管

道系统的振动响应特性，为结构抑振装置的研制提

供必要依据。

在端头布置三向加速度传感器测量振动加速

图 7 试验模态测点分布

Fig.7 Measuring point distribution of modal test

图 8 管道系统的结构试验模态

Fig.8 Experimental mode shapes of pipeline system

图 9 高压气流的实际流动路线

Fig.9 Actual flow path of high -pressure air

图 10 主管道端面中心 x向位移随时间变化曲线

Fig.10 Displacement in the x direction over time
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度，测量结果显示，最小振动为 12 g，最大振动达到

了 31 g。测量结果表明管道工作时的振动很大，抑

振非常必要。

4 主管路抑振装置研制

综合数值仿真结果和试验测量数据可以看到，

气动试验设备启动时，高压气流突然注入主管道 2，
瞬时建立高压差流场，形成高强度冲击载荷，迫使管

道系统沿着 x方向发生明显的往复窜动。因此，在

长期的服役过程中，气动试验设备的反复启停必然

造成管道系统的结构疲劳，甚至于损伤破裂，危及设

备及人员的安全。为此，笔者基于分析、测试数据及

结构优化原则［12］研制了管道系统抑振装置，如图 12
所示。该装置包括主管道增设固定支座和滑动支

座、主管道端面增设阻尼器组件。抑振目标：①宏观

上体现为肉眼观察无明显振动，理论上振动抑制降

低 90%以上；②对高压配气间的所有主管道及其出

气管道进行抑振装置的安装，确保后续所有高超声

速空气动力试验装置试验时配气间管道系统的振动

最小、结构安全和可靠。

在主管道 2的中间横截面位置，布置两排并列

安装如图 12中紫色所示的固定支座，用于夹紧 3根
主管道，增大系统的结构刚度，抵抗高压气流的冲击

载荷。在 3根主管道的上游位置、中下游位置以及

末梢位置安装如图 12中绿色所示的滑动支座，滑动

支座一方面提高较大的支撑刚度，另一方面提供一

定的摩擦阻力，加快管道系统的振动能量耗散。在

3根主管道末梢的端面增加阻尼器组件，用于抑制

部分冲击振动。

将管道系统简化为简谐振动系统，则

ì

í

î

ïï
ïï

A= Am cos (ω 0 t+ θ )
V = dA/dt=-ω 0Am sin (ω 0 t+ θ )
a= dV/dt=-ω 20A

（10）

其中：A为振动位移；Am为最大位移，即振幅；V为

振动速度；θ为振动初相位；a为振动加速度；ω0为振

动圆频率。

根据管道系统的实际测试结果和结构质量 m，

可以计算高压气流的冲击载荷 F=ma，约为 7 kN。

阻尼器组件结构如图 13所示，包括 2个弹性阻

尼器和 1 个年制阻尼器。弹性阻尼器的刚度为

466 N/mm，额定载荷为 10 kN，最大压缩变形为

32 mm。黏滞阻尼器的阻尼系数为 30 N·s/mm，最

大阻尼力为 9 kN，冲程为 50 mm。

在结构抑制装置设计、制造和安装后，对试验装

置所用的配气间主管路 2及其进出气管道的结构振

动响应进行了测量。其中，端头位置在 3个方向的

加速度测量结果都小于 0.1 g。主管道 2末梢端面抑

振后结构的振动位移响应如图 14所示。主管道 2
右端面的最大正位移约为 0.2 mm，最大负位移约为

0.11 mm。因此，该抑振装置能够大幅降低管道系

图 14 抑振后结构的振动位移响应

Fig.14 Structural displacement response after anti-vibration

图 11 结构位移的实时测量结果

Fig.11 Realtime measure result of structural displacement

图 12 管道系统抑振装置

Fig.12 Anti-vibration mechanism of pipe system

图 13 阻尼器组件结构

Fig.13 Structural composition of damper module
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统的振动幅度，提高了管道设备的可靠性。

5 结 论

1）建立了配气间管道系统的结构数值模型，计

算了结构模态，并进行了结构模态试验。两者结果

基本吻合，能准确预估管道系统的振动型态，判定管

道振动的根本原因是由于结构约束不够造成。

2）开展了主管道 2及其进出气管道的内流场

数值模拟，细致、真实地描述了内流场气动压力的复

杂变化过程，厘清了管道结构的外部载荷环境。计

算结果得到了与试验数据较为一致的结构振动位移

响应，比较真实地揭示了该管道系统的流致振动特

性。该研究方法可应用于风洞等管道结构的流致

振动。

3）主管路抑振装置通过增大结构支撑刚度、提

高结构阻尼耗散等途径，能够有效降低管道系统的

振动位移幅度。其中，主管路 2末梢端面正位移衰

减约 95%，负位移衰减约 94%。振动大大降低，彻

底消除了安全隐患，利于高超空气动力试验装置的

长期稳定运行。

4）笔者提出的多学科、系统级的结构振动分析

及抑制技术，能够用于指导高压高速流体管道结构

设计或结构技改之中，也可用于指导空气动力试验

装置（如风洞等）的研制，具有良好工程应用前景。
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基于面内模态的双腿式微型旋转超声电机
∗

闫 鹤 1， 孙志峻 1， 郑炬炬 1， 杨建林 1， 郭 语 2， 钱 丰 1， 彭瀚旻 1

（1.南京航空航天大学机械结构力学及控制国家重点实验室 南京，210016）
（2.金陵科技学院机电工程学院 南京，211169）

摘要 针对现有旋转超声电机不易与其他装置连接，以及因弹簧预紧造成轴向尺寸过长等问题，笔者提出了一种基

于面内模态的双腿式微型旋转超声电机。电机由定子和锥形转子组成，定子采用一圆环加双腿式结构，在定子双腿

外侧贴有纵振和弯振压电陶瓷片，双腿内侧有 4个连接耳。电机定转子之间采用硅胶环和 E型卡环进行预压力施

加和端部紧固。电机利用圆环内侧周向行进的面内行波驱动转子旋转。利用ANSYS有限元软件对定子进行仿真

分析，研究结构对模态的影响，以确定夹持和压电陶瓷片的粘贴位置；并对定子模态频率进行灵敏度分析，指导定子

结构尺寸（设计变量）的修改，以提高优化效率。制作多组样机并开展实验研究，机械输出特性的实验结果表明：该

电机体积小，最大宽度仅为 12 mm；结构紧凑，总质量为 6.9 g，易于与其他驱动装置连接；最大空载转速为 338 r/
min，最大输出扭矩为 1.44 mN·m。

关键词 旋转超声电机；面内模态；有限元分析；灵敏度分析；结构优化设计

中图分类号 TM359；TB559

引 言

旋转超声电机作为一种新型作动器，利用压电

材料的逆压电效应将电能转换为定子的机械动能，

再通过摩擦作用将定子的机械振动能转换为动子

的动能［1］。它具有结构简单、直接驱动负载、断电

自锁、无电磁干扰和定位精度高等特点，广泛应用

于航空航天［2‐3］、医疗器械［4‐5］和智能机器人［6‐7］等领

域。近年来，旋转超声电机的研究备受关注，尤其

是多种新结构旋转超声电机陆续提出和开发［8‐15］，

有着广泛的应用前景。 Iula等［16］利用 2个兰杰文振

子激发圆环的 B05模态，从而在圆环上合成一个行

波，该电机圆环部分的尺寸为 70 mm×20 mm。在

此基础上，Iula等［17‐18］将兰杰文振子的个数从 2个
增加到 4个，电机的转速、输出扭矩及输出功率均

有所提升。文献［19］研制了一种利用单个振子激

发出面内行波的超声电机，该电机圆环部分的尺寸

为 20 mm×12 mm。以上 2种电机均存在夹持困

难、难以与其他装置连接的问题。同时，弹簧预紧

使得电机圆环处轴向尺寸过长，不利于电机的微型

化。李志荣等［20］研制了一种单圆柱体定子多自由

度超声电机，定子是一个圆柱体兰杰文振子，采用

一阶纵振和二阶弯振模态，整体结构紧凑，易于小

型化，然而定转子之间的预紧力受转子重力影响明

显，限制了其应用。

针对现有旋转超声电机不易与其他装置连接，

以及因弹簧预紧造成轴向尺寸过长等问题，笔者提

出一种基于面内模态的双腿式微型旋转超声电机。

该电机利用圆环上两同型、同频、正交的 B03面内模

态所叠加而成的面内行波驱动转子转动，两 B03面内

模态分别由定子两腿上的一阶纵振和二阶弯振激

发。定转子之间采用硅胶环进行预压力的调节，端

部使用 E型卡环进行紧固，以减小电机轴向的尺寸。

定子双腿式结构为电机与其他驱动装置的连接以及

运动的实现提供了更多的可能性。

1 电机结构及工作原理

图 1为基于面内模态的双腿式微型旋转超声

电机主体结构。该电机由定子、锥形转子、压电陶

瓷片、预压力施加装置、连接件、E型卡环和夹持连

接块等组成。定子结构如图 2所示，包括圆环部

分、双腿以及腿部的连接耳。定子圆环内孔有一定

锥度、长度的倒角，可有效利用面内行波的振幅并

DOI:10.16450/j.cnki.issn.1004‐6801.2021.04.027
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增大接触面积。图 1中的锥形转子分为 2部分，左

边转子带有轴，轴中部有键槽，端部有矩形槽和环

形槽。为了减小转子质量和转子重力对预压力的

影响，将左边转子凸台处进行沉孔减重处理。两转

子将定子圆环部分卡在中间，依次将硅胶环、连接

件、金属垫圈套入轴中，端部用 E型环卡在环形槽

中进行固定。连接件圆环内侧的矩形凸起和锥形

转子轴端的矩形槽配合，可以限制连接件周向的自

由度。连接件末端样式可以根据使用场合进行更

改。笔者采用硅胶环、金属垫圈和 E型卡环配合预

紧方式施加预压力。E型卡环距离右边转子的距

离固定，通过调节硅胶环的数量和厚度来改变预压

力，可有效减小电机轴向尺寸。硅胶环作为非线性

预压力弹簧，可以有效改善电机的振动特性，减少

定、转子之间的摩擦损失［21］。为了保证定、转子整

个圆环接触面受力均匀，需在 E形卡环和硅胶环之

间放置一刚性的金属垫圈，金属垫圈的外圈应大于

定子圆环内孔。

定子配置 8片压电陶瓷片，分为纵振和弯振

陶瓷片，各 4片，均沿其厚度方向极化。纵振陶瓷

片贴在定子双腿前后两面，极化方向沿定子厚度

方向朝外，同时膨胀、收缩，利用其泊松效应激发

定子腿部的纵振。弯振陶瓷片贴在定子双腿的两

侧面，同一侧陶瓷片极化方向反向布置，同一层陶

瓷片极化方向同向布置，以激发两腿的弯曲振动。

纵振和弯振陶瓷片分别用导线连接，构成定子的

A，B两相。

夹持机构的作用是通过边界位移约束固定整个

定子，定子在高频振动状态下工作，必须尽可能减小

约束对振动的影响，否则会限制或削弱定子的振动，

甚至诱发干扰模态。将紧固螺栓与夹持连接块旋紧

连接，将带有螺栓的夹持连接块从定子双腿底部穿

过，微旋紧固螺栓，使定子与夹持连接块固连。定子

此时的边界位移约束为 4个圆柱壳面，通过调节螺

栓的旋入长度，可改变约束接触的面积。在保证固

定定子的情况下，减小螺栓的旋入长度，将约束面接

触近似等效成约束线接触，可有效降低约束对振动

的影响。

图 3为定子的工作模态。该电机采用的是模

态叠加产生行波进行驱动的方式。在固定约束边

界条件下，定子 A，B两相分别施加相位差为 π/2的
正弦激励信号时，会激发出定子腿部的一阶纵振和

二阶弯振模态，进而激发出定子圆环的两面内弯曲

模态。图 3展示了一组定子的典型振动模态。圆

环处一相三阶面内弯振模态（B03）由定子腿部的一

阶纵振（L1）激励，另一相空间上与其正交的 B03模
态由定子腿部的二阶弯振（B2）激励（为使压电陶瓷

的激振效果最佳，纵振陶瓷片布置在一阶纵振的节

线处；弯振陶瓷片布置在二阶弯振的波峰和波谷

处［1］）。当 2个幅值相等的驻波（B03）在时间上相位

差为 π/2时，将在圆环内表面叠加成一沿周向旋转

的行波，进而使圆环内壁的质点产生椭圆运动。当

两模态相位差为-π/2时，将会生成反向的行波进

行驱动。同一时刻，定、转子只会在 B03模态的波谷

处接触，接触区域一共 3处，如图 3右侧所示。位于

圆环内壁接触区域处的质点作同一方向的椭圆运

图 1 电机主体结构

Fig.1 Structural sketch of the motor

图 2 定子结构

Fig.2 Structure of the stator

图 3 定子的工作模态

Fig.3 Working modes of the stator
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动，在摩擦力作用下带动转子转动。当行波沿圆

环高速旋转时，3处接触区域随着行波的前进不断

改变位置，构成一理想的接触圆，推动转子连续

旋转。

2 定子结构设计

定子作为超声电机的核心部件，既关系到电能

到机械振动能的转换效率，又关系到定子机械振动

能到动子动能的传递效率。因此，定子设计是整个

电机设计的关键内容，包括定子模态频率的灵敏度

分析和定子圆环内孔倒角尺寸设计。

2.1 定子模态频率灵敏度分析

定子两相工作模态频率的一致性对面内行波的

形成以及保证电机机械性能的输出至关重要，但由

于加工装配、有限元仿真等存在的误差，使得仿真与

实测结果存在着一定的差异。因此，在调节模态频

率的时候，分析各结构参数对定子相关模态频率的

敏感度尤为重要。定子模态频率灵敏度分析是分析

定子结构尺寸的变化对其模态频率变化的敏感程

度，用于指导定子结构尺寸（设计变量）的修改，提高

优化效率。尤其对于微型件，结构尺寸的小幅度调

整往往会使得其模态发生巨大的改变。因此，定子

模态频率灵敏度分析对于各尺寸的加工精度要求也

有一定指导意义。

响应面法是进行灵敏度分析的一种有效方法，

利用响应面函数代替结构的真实响应［22］。

Ŷ = C 0 + ∑ i= 1

NR Ci Xi+ ∑ i= 1

NR ∑ j= 1

NR Ci jXi Xj（1）

其中：C0，Ci，Cij为待定系数；i，j =1，2，…，NR；NR为

定子结构设计尺寸参数数量。

由第 m（m=1，2，…，NR）个结构参数通过 n次
随机模拟运算，得到的样本值（xm1，xm2，…，xmn）和 n
次随机模拟运算得到的结构响应样本值（y1，y2，…，

yn）构成NR 个数据对

( )xm1
y1

，( )xm2
y1

，…，( )xmn
yn

（m=1，2，…，NR）

对于每个数据对，利用式（1）求得其斯皮尔曼相

关系数 rsm（m=1，2，…，NR）。 rsm反应了结构响应 y
和第 m个结构参数之间的相关性，即结构参数对相

关模态频率的敏感程度。

定子的主要结构参数如图 4所示，共涉及 8个
自由结构参数。根据定子有限元分析，压电片的

规 格 为 5.5 mm×3.5 mm×0.5 mm 和 8 mm×

2.8 mm×0.5 mm。为了缩短有限元仿真时间，应

尽可能减少自由结构参数的数目。在进行初步设

计以及模态仿真时，定子连接耳相当于附加质量

块，应尽可能减小其尺寸以降低对定子模态的影

响。在保证强度的情况下，连接耳尺寸采取最小原

则进行确定。压电陶瓷片粘贴在定子双腿最大应

变处，即弯振的波腹、纵振的节线处，此时压电片位

置参数也已确定。

通过不断调整上述 8个自由结构参数，得到一

组较符合设计要求的定子结构尺寸，如表 1所示。

将这组数据作为基础尺寸，此时定子两相频率为

125.23 kHz 和 125.36 kHz，前 后 干 扰 模 态 均 大 于

2 kHz，满足超声电机设计要求［1］。

定子模态频率灵敏度分析研究的是结构尺寸对

定子相关模态频率的敏感程度。首先应保证定子模

态振型不变，即在改变结构尺寸时，定子两相工作模

态不可分离。笔者通过手动调整尺寸，确定在定子

工作模态不分离条件下，各结构尺寸的上下限值。

本研究中定子属于微型件，结构尺寸范围无需改变

太大。因此，进行定子模态频率灵敏度分析时，在保

证两相工作模态相邻的前提下，定子结构参数对相

关模态频率的灵敏度如图 5所示。模态 A和模态 B
代表电机两相工作模态；模态 F和模态 L代表前后

干 扰 模 态 ；频 率 大 小 按 模 态 F < 模 态 A < 模

态B < 模态 L排列。图 5中，纵坐标局部灵敏度的

符号为正，代表相关模态频率的值与定子结构参数

表 1 定子的结构尺寸

Tab.1 Structural dimensions of the stator

mm

参数编号

数值

仿真上限

仿真下限

P1
7.5
7.0
8.0

P2
10.5
9.5
11.5

P3
5.0
4.5
5.5

P4
2.8
2.3
3.3

P5
36
34
38

P6
15.5
15.0
16.0

P7
55.4
54.4
56.4

P8
3.5
2.0
4.0

图 4 定子结构参数

Fig.4 Structural parameters of the stator
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的尺寸正相关，反之亦反。局部灵敏度的大小代表

定子结构参数对相关模态频率的影响程度，其值越

大，代表某结构参数对相关频率的影响越明显。可

以看出，P1，P2对定子模态影响最大，P4，P6次之，其

余尺寸影响很小。在加工时，应首先保证这 4个尺

寸的精度要求。P1，P2对两相工作模态影响较大，可

同时调节这 2个参数，使两相工作模态频率接近。

P4，P6分别对前后 2个干扰模态频率影响较大，可分

别调节这 2个参数，使前后干扰模态远离两相工作

模态。由于 P4，P6两参数对两相工作模态的敏感度

几乎相同，在进行干扰模态调节分离时，对两相工作

模态的一致性影响很小。8个参数中只有 P3使得两

相工作模态频率的符号相反，其改变会直接影响到

两相工作模态的频率差，且影响程度比较小，通过修

改此参数，可以使两相工作频率趋于一致。

2.2 定子圆环倒角尺寸设计

通常，为了使定转子充分接触，会在定子圆环内

孔处进行倒角处理，转子锥度与其相匹配。倒角的

角度与长度会影响定转子之间的接触状态，进而影

响电机的输出性能。因此，对倒角的角度和长度进

行分析很有必要。

当给定子A，B两相通相位差为 π/2的正弦激励

信号时，圆环内孔壁上质点的位移响应函数为

u ( t )=WA sin ( nθ- ωt )+(WA -W B )cos nθ sinωt
（2）

其中：ω为振动激励的角速度，ω=2πf；f为圆环 n阶面

内弯振模态的振动频率；WA，WB为两相驻波振幅。

定子圆环内孔壁上的质点在行波的作用下，将

做椭圆运动。由于锥面的存在，使椭圆轨迹倾斜，

倾斜角度与锥面的角度 α（0<α<π/2）正相关。定

子圆环倒角对表面质点椭圆运动的影响如图 6
所示。

在行波发生畸变时，两相驻波振幅差WA-WB

会随时间做周期变化。此时，有效激励 R（t）为 u（t）
cosα，在 y方向有分量记为

x ( t )= u ( t )cosα （3）
x（t）在畸变行波的作用下，使定转子之间发生

周期高频冲击，不断推离转子，削弱定转子之间的接

触，降低电机的效率。因此，降低分量 x（t）能够有效

改善定转子之间的接触状况，提升电机性能。根据

式（3）可知，x（t）与锥面角度 α成正比，应适当减小 α
的大小以降低分量 x（t）对定转子接触状态的影响；

但 α过小，会使电机自锁。综上考虑，笔者将锥面角

度定为 tanα=1∶4。
定子圆环倒角的长度也是影响定转子接触状况

的重要因素之一。随着接触面的增大，在接触表面

会有更多做椭圆运动的质点参与驱动，理论上会提

升电机的驱动性能。但在实际中，定转子加工装配

误差使得锥面无法完全贴合，行波畸变，接触面某些

区域质点甚至会阻碍转子转动，且接触面过大，会使

定转子之间摩擦力剧增，发热严重，所以倒角长度不

宜过大。但是，接触面太小，会使电机负载能力变

弱。笔者在接下来的实验中，通过改变倒角长度 c，
将不同倒角面积的电机进行实验对比。表 2为不同

倒角长度下定子的有限元分析结果。

3 实验研究

3.1 定子模态实验

依据有限元分析所得尺寸制作样机进行实验，

图 5 定子结构参数对相关模态频率的灵敏度

Fig.5 Sensitivity of structural parameters of the stator to rele‐
vant modal frequencies

表 2 不同倒角长度下定子的有限元分析结果

Tab.2 Comparison of finite element analysis results

of stators with different chamfered area mm

参数

纵振模态 L1 /kHz
弯振模态 B2 /kHz
两相频率差∆f/Hz

c=0.6
125.36
125.23
130.00

c=1.2
114.9
115.01
101.00

c=2
118.13
117.98
150.00

图 6 定子圆环倒角对表面质点椭圆运动的影响

Fig.6 Effect of stator ring chamfer on elliptical motion of sur‐
face particles
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图 7为样机照片。总质量为 6.9 g，3个方向最大尺

寸为 30 mm×12 mm×12 mm。为了验证定转子接

触面积对电机性能的影响，笔者做了不同倒角尺寸

的 3种定子，倒角长度 c分别为 0.6，1.2 和 2 mm。不

同倒角面积定子照片如图 8所示。

采用德国 Polytec公司的三维多普勒激光测振

仪（PSV‐500F‐B）对样机进行振动测试实验，测试面

内振动的振型，具体振动测试方法如图 9所示。

给定子 A，B两相分别施加 100 Vpp的正弦激励

电压，得到 3种定子频响特性曲线，如图 10所示。可

以看出，各定子的两条频响特性曲线各有一峰，其对

应频率分别为一阶纵振和二阶弯振模态共振频率。

表 3为样机模态实验结果。对比表 2，3可以看

出，定子模态实测结果与有限元仿真结果之间有一

定的偏差。考虑到实际材料属性与理想模型之间的

差异，以及加工和装配误差，上述频率偏差在可接受

范围之内，电机仍可以按照预期的振动模式工作。

定子测试与仿真振型对比如图 11所示。可以

看出，振子测试振型与有限元仿真振型基本一致。

3.2 样机预压力测试调节

样机在设计中采用的是硅胶环和 E型卡环共同

作用预紧的方式。锥形转子伸出轴部分留给硅胶环

的长度为 1.9 mm（锥形转子大端面与连接件之间的

距离），在这个固定长度内，通过调整硅胶环的数量

和厚度进行预压力的调节，硅胶环总厚度的最小可

图 10 定子频响特性曲线

Fig.10 Frequency response characteristic of stators

图 9 振动测试方法

Fig.9 Diagram of vibration measuring method

表 3 样机模态实验结果

Tab.3 Modal test results of prototypes mm

参数

纵振模态 L1 /kHz
弯振模态 B2 /kHz
两相频率差∆f /Hz

c=0.6
125.375
124.985
395

c=1.2
114.718
114.912
194

c=2
118.531
118.25
281

图 7 样机照片

Fig.7 Photo of prototype

图 8 不同倒角面积定子照片

Fig.8 Photo of stators with different chamfered area

图 11 定子测试与仿真振型对比

Fig.11 Comparison of test and simulation modes of stators
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调增量为 0.05 mm。由于硅胶环为非线性弹簧，无

法直接计算出预压力的大小，因此笔者采用电阻式

薄膜压力传感器进行间接测量。预压力测量方法如

图 12所示。图中，锥形转子和连接件之间的距离为

x1，其值为恒定值 1.9 mm。在实验中，将未变形时总

长为 l1的硅胶环压缩至 x1来提供预压力，通过调整最

小可调增量∆l的个数进行预压力的调节。由于硅胶

圆环套在轴上后，剩余面积太小，薄膜无法直接夹在

硅胶环中进行测量，因此笔者采用游标卡尺和硅胶

环模拟预压力的施加，间接测量定转子之间的预

压力。

将游标卡尺两外测量爪之间的距离定为 x1+δ，
δ为薄膜的厚度，经测量为 0.2 mm。不断调整硅胶环

的规格和数量，使 l1按照最小可调增量∆l递增，记录

下不同 l1值对应万用表上阻值的大小。薄膜传感器

压力和阻值的关系已经进行标定，利用插值法计算

硅胶环形变量 l1-x1值对应压力的大小，硅胶环厚度

方向形变量与静态预压力之间的关系如图 13所示。

3.3 样机机械输出特性

图 14为电机输出特性实验平台。采用一台信

号发生器（AFG3022C）和两台功率放大器（HFVP‐

83A，HFVA‐6）作为电机的驱动装置。电机旋转转

速由外部红外测速仪测量，通过在连接件上悬挂砝

码的方式可测得电机的堵转力矩。

首先，对倒角长度 c为 2 mm的样机进行性能测

试。在电压为 200 Vpp、频带为 118 kHz~119 kHz的
激励信号下进行测试。当预压力为 7 N时，样机可

以旋转，但不连续，平均转速为 110 r/min。随着预

压力增大为 10 N，样机间歇性来回摆动，噪声较大，

且无法进行负载实验。定子接触面上呈区域黑斑

状，说明定转子之间由于加工装配误差没有完全接

触，且由于摩擦力的增大，电机运动状况变差，与上

文分析基本吻合。

然 后 ，重 点 对 定 子 倒 角 长 度 c 为 0.6 mm 和

1.2 mm的样机进行输出性能测试。预压力为 20 N，

激励电压为 240 Vpp下的样机空载转速频率特性曲

线如图 15所示。当定子倒角长度 c为 0.6 mm时，样

机双向最大空载转速分别为 322 r/min 和 265 r/
min，有效工作频带为 124.8 kHz~125.8 kHz。当 c
为 1.2 mm时，样机双向最大空载转速分别为 338 r/
min 和 337 r/min，有 效 工 作 频 带 为 114.5 kHz~
117.5 kHz。可以看出，当 c为 1.2 mm时，样机的工

作频带范围变大，中间段工作频率区间内电机转速

基本稳定。综合对比以上 3种样机，当 c为 1.2 mm
时，样机有更稳定的性能和更大的工作频率带宽。

图 16为不同电压下样机负载特性。当定子倒

角长度 c为 0.6 mm时，样机正反 2个方向的最大堵

转 力 矩 分 别 为 0.9 mN·m 和 0.84 mN·m。 当 c 为
1.2 mm时，样机正反 2个方向的最大堵转力矩分别

为 1.44 mN·m和 1.2 mN·m。

表 4为 3种样机机械输出特性对比。当定子圆

环倒角面积适中时（c=1.2），样机具有较好的机械

性能，尤其是负载特性，相比 c=0.6，样机在 240 Vpp

下 的 堵 转 力 矩 提 升 了 60%，工 作 频 带 也 提 升 了

图 12 预压力测量方法

Fig.12 Measurement method of preload force

图 13 硅胶环厚度方向形变量与静态预压力之间的关系

Fig.13 Relationship between thickness variation of silicone
ring and static preload

图 14 电机输出特性实验平台

Fig.14 Experimental setup for the mechanical output charac‐
teristic test
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1.5 kHz。当倒角面积较大时（c=2），样机的性能明

显下降。实验结果也基本上验证了理论分析。

3.4 讨 论

笔者设计的电机旨在与别的驱动装置连接组成

多自由度机械臂，此处提出了一种三自由度（转动 ‐
直线 ‐摆动）机械臂，如图 17所示。机械臂由 3个超

声电机组成，底部电机实现机械臂的转动，通过联轴

器与中部电机相连。中部电机输出轴攻有螺纹，笔

者研究的电机夹持连接块上可以加工与之匹配的螺

纹孔，侧壁上开有限位槽，中部电机外壳上的限位杆

置于限位槽中，可以限制顶部电机相对中部电机的

转动。中部电机带有螺纹的输出轴在限位杆的作用

下，与顶部电机的夹持连接块形成了图 17中的丝杠

螺母副，实现了机械臂的直线自由度。顶端笔者研

制的电机可实现机械臂的摆动。

4 结束语

提出了一种基于面内模态的双腿式微型旋转超

声电机，利用圆环周向形成的面内行波实现电机的转

动。对定子模态频率进行了灵敏度分析，确定圆环内

外径、双腿长度和宽度为敏感尺寸。对定子圆环倒角

尺寸进行了基础的理论研究，提出当倒角长度适中

时，电机性能最好的假设。研制了 3种样机并开展实

验研究。实验结果表明，在倒角长度 c=1.2（倒角面积

适中）时，样机具有较好的机械输出性能，最大速度和

堵转力矩分别为 338 r/min和 1.44 mN·m。该电机结

构紧凑，体积小，质量仅为 6.9 g，可作为微型机械臂前

端的驱动源。在讨论中给出了一种应用此电机的机

械臂，说明本电机在机械臂中有较大的应用前景。
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Application and Prospect of Laser Ultrasonic Nondestructive Testing

Technology in Advanced Manufacturing

LU Minghui1，2， DING Lei2， YAN Xuejun2， CHEN Yanfeng1，2

（1. National Laboratory of Solid State Microstructures，Nanjing University Nanjing，210093，China）
（2. College of Engineering and Applied Sciences，Nanjing University Nanjing，210093，China）

Abstract With the development of national defense and industrial modernization，there is an increasing demand
for nondestructive testing technology. As a completely non-contact nondestructive testing technology（NDT），

laser ultrasonic technology（LUT）can be used for in-situ testing and monitoring of complex structural parts in
the environment of high temperature，high pressure，and radiation. In this paper，firstly，we introduce the laser
detection technology of ultrasound. Secondly，the advantages of LUT are shown. Then the application cases of
laser ultrasonic nondestructive testing technology（LUT&NDT）in industry and some existing problems are il‐
lustrated with examples，and we also give the solutions. Then the processing method of ultrasonic signal is ex‐
pounded. Finally，we discuss and prospect the application prospect of LUT&NDT in advanced manufacturing.

Keywords laser ultrasonic nondestructive testing technology；advanced manufacture；extreme environment；
deep learning

Separation and Extraction of Composite Fault Characteristics of Wind

Turbine Bearing Based on SK‑MOMEDA

XIANG Ling， LI Jingxu， HU Aijun， LI Ying
（Mechanical Engineering Department，North China Electric Power University Baoding，071003，China）

Abstract For the composite fault of wind turbine rolling bearing in actual working conditions，due to the interac‐
tion between multiple faults which interfere with each other，making the composite fault feature difficult to sepa‐
rate. A method for separating and extracting composite fault characteristics of wind turbine rolling bearings is
proposed based on spectral kurtosis（SK） and multipoint optimal minimum entropy deconvolution adjusted
（MOMEDA）. Firstly，the spectral kurtosis analysis is performed on the composite fault signal，and the reso‐
nant frequency band with larger energy is selected. The band-pass filter is constructed to filter the corresponding
resonant frequency band，and the envelope signal is analyzed by the envelope spectrum to separate the single
fault feature. Then，the multipoint kurtosis spectrum analysis is performed on the filtered signal that fails to real‐
ize single fault feature extraction，and the fault period is determined. The subsequent separation and extraction
process is completed by using MOMEDA. The simulation signal and engineering application analysis results
show that the method can effectively and accurately realize the separation and extraction of bearing composite
fault features.

Keywords wind turbine；bearing；composite fault；separation and extraction；spectral kurtosis；minimum entro‐
py deconvolution of multi-point optimal adjustment

Road Wheels' Dynamic Load of Tracked Vehicle Under Road Excitation

QIN Lingyun， YANG Shuyi， CHEN Zhewu， LING Qihui
（School of Mechanical Engineering，Hunan University of Science and Technology Xiangtan，411201，China）

Abstract The road wheels dynamic load of tracked vehicles directly affects the adhesion and traction perfor‐
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mance. A theoretical estimation model of the road wheels dynamic load is established according to the correla‐
tion with variable time lag between front and rear wheels，and the coherence between the left and right wheels.
Based on multi-body dynamics software RecurDyn，a multi-body dynamics model of tracked vehicles is estab‐
lished and then the model verification is performed. On the basis of the theoretical estimation model and the
multi-body dynamics model，the effects of driving speed，road roughness and track shoe parameters on the road
wheels dynamic load are analyzed. The results shows that with the increase of driving speed and road rough‐
ness，the road wheels dynamic load and dynamic load coefficient linearly increase. The road wheels dynamic
load first decreases and then increases with the increase of track shoes width. As the track shoes thickness in‐
creases，the road wheels dynamic load linearly increases. The conclusion provides a theoretical basis for the anal‐
ysis of adhesion performance，structural design and optimization of tracked vehicles.

Keywords tracked vehicle；road roughness；dynamic load；variable time lag correlated；multi-body dynamics
simulation

Weak Fault Extraction of Rolling Element Bearings Based on CSES and MED

KANG Wei， ZHU Yongsheng， YAN Ke， REN Zhijun
（Key Laboratory of Education Ministry for Modern Design & Rotor-Bearing System，Xi'an Jiaotong University

Xi'an，710049，China）

Abstract Combined squared envelope spectrum（CSES）is susceptible to the interference from in-band noise and
other band characteristics in high back-ground noise，which leads to the difficulty in extracting the weak fault fea‐
tures of rolling element bearings. A new method based on CSES and minimum entropy deconvolution（MED）
is proposed to overcome this problem. Firstly，the proposed method uses spectral kurtosis to select the filtered
signals from different frequency bands. Secondly，these selected signals are further filtered using MED for en‐
hancing the fault feature in the frequency band. According to the principle of CSES，the squared envelope spec‐
trum is computed for the signals filtered in previous step. These spectrums are normalized within 0 and 1，then
they are combined to obtain an enhanced envelope spectrum with obvious fault characteristics. The simulation
and experimental results show that the proposed method can effectively extract the weak fault features of rolling
element bearings.

Keywords rolling element bearings；spectral kurtosis；minimum entropy deconvolution；combined squared en‐
velope spectrum

Fault Classification Method of Rolling Bearing Based on Cloud Theory

and Relief‑F

MA Sencai， ZHAO Rongzhen， WU Yaochun， DENG Linfeng
（School of Mechanical & Electronic Engineering，Lanzhou University of Technology Lanzhou，730050，China）

Abstract In order to make full use of the information contained in the massive data and effectively identify the
bearing faults，the cloud theory method is used to map the bearing fault data to its corresponding fault type，and
the cloud distribution model of each feature of the rolling bearing under different states is established. Based on
this，a cloud judgment knowledge base of bearing faults is constructed. Meanwhile，the Relief-F method is intro‐
duced to determine the weight coefficients of each feature of the training set. Combined with the cloud distribu‐
tion membership coefficient，the final membership calculation method for bearing faults is proposed. Through
the comparison of classification accuracy between cloud classification knowledge bases established by different
numbers of training samples，it is proved that the method has the ability to learn data. Moreover，the classifica‐
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tion method and other traditional classification methods are tested by using noise-containing test samples，and
the results show the superiority of the classification method in terms of noise resistance.

Keywords rolling bearing；fault recognition；cloud theory；degree of membership

Output Characteristics of a Non‑contact Piezoelectric Motor Modulated

by Electromagnetic Field

XING Jichun， REN Wendi， QIN Yong
（School of Mechanical Engineering，Yanshan University Qinhuangdao，066004，China）

Abstract A non-contact piezoelectric motor modulated by an electromagnetic field，which can achieve the cou‐
pling drive without contact between the stator and rotor，and has the characteristics of structural reliability，oper‐
ation stability，and control convenience. In this paper，the formulas of angular displacement of driving mecha‐
nism，static electromagnetic moment and dynamic electromagnetic moment of electromagnetic modulated non-

contact piezoelectric motor are deduced. The influence of the structure parameters and modulation signal parame‐
ters on the angular displacement of driving mechanism and the output performance of electromagnetic moment
are analyzed. Moreover，the prototype is made and the performance test is carried out. The validity of the theo‐
retical analysis is verified by comparing the theoretical calculation of the output torque with the experimental test
value，and the driving scheme of the prototype is given. The results show the output step angle increases with
the increase of the peak voltage of the driving signal. When the driving voltage is 150 V，and the frequency is
3 Hz，the output step angle is about 0.82° . The output torque is greatly affected by the voltage excitation peak
and the driving frequency of the electromagnetic modulation mechanism. The driving frequency is 3 Hz，and the
output torque is 6.1 N·mm when the modulation voltage is 7 V. This type of piezoelectric motor further broad‐
ens the research field of non-contact piezoelectric motor，and provides a reference for the design of high precision
and large torque non-contact piezoelectric motor.

Keywords electromagnetic modulation； non-contact piezoelectric motor； displacement amplifier； dynamic
torque

Dynamic Response of Asphalt Pavement Under Vehicle‑Road Weak

Coupling Vibration State

YAN Zhanyou1，2， ZHAO Xiaolin2， ZHAO Guoye3， ZHAO Guofang4， ZHAO Cunbao1

（1. State Key Laboratory of Mechanical Behavior and System Safety of Traffic Engineering Structures，Shijiazhuang
Tiedao University Shijiazhuang，050043，China）

（2. School of Civil Engineering，Shijiazhuang Tiedao University Shijiazhuang，050043，China）
（3. Alcon（China）Ophthalmic Products Co.，Ltd. Beijing，100020，China）

（4. Department of Computer Technology，Hebei College of Industry and Technology Shijiazhuang，050091，China）

Abstract In order to study the dynamic response of asphalt pavement under the weak coupling of vehicle and
road，a coupled model of 13-degree of freedom three-dimensional vehicle-rubber tire-asphalt pavement is estab‐
lished. Considering car body suspension，road surface roughness，and viscoelasticity of asphalt mixture，a cen‐
tral difference method is applied to solve the coupled equation，and simulation values are compared with actual
vehicle-road weak coupled tests. By comparing with the test，the maximum error of the longitudinal shear strain
is 5.74% between the calculated value and the experimental value. The contact is a three-way force state be‐
tween the tire and the road surface，the three-way force and the vehicle suspension force generated by the dy‐
namic load are greater than the moving dead load. Further，the longitudinal maximum compressive stresses of
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the upper layer，the middle layer，and the lower layer are 18.8%，11.8%，and 7.4% larger than the moving
dead load，respectively. Similarly，the vertical maximum compressive stresses are 18.9%，19.8%，and 20.4%
larger than the mobile dead load，and the transverse maximum compressive stresses are 10.2%，4.69%，and
2.1% larger，respectively.

Keywords vehicle model；rubber tire；pavement model；coupling；dynamic response

Formation Mechanism and Development Properties of Rail Corrugation

of Cologne Egg Fastener Section

WANG Zhiqiang， LEI Zhenyu
（Institute of Rail Transit，Tongji University Shanghai，201804，China）

Abstract In order to study the formation mechanism and development properties of rail corrugation in metro，
through the establishment of vehicle-track space coupled model and rail corrugation evaluation model，the forma‐
tion mechanism of corrugation is analyzed in frequency domain and time domain，and the development proper‐
ties of corrugation are studied by using the corrugation growth rate. Based on the frequency domain analysis，
through modal analysis and frequency response analysis of track structure model，it is found that natural frequen‐
cies of track structure are close to the passing frequencies of measured corrugation. It shows that the vibration
modes corresponding to these frequencies can be more easily excited，which can cause the resonance phenome‐
non of track structure and form corrugation of corresponding frequencies. Based on the time domain analysis，the
time history curves of rail vertical vibration acceleration and rail vertical displacement are calculated by using a
vehicle-track coupled model and the frequency domain transformation is carried out. It is shown that there are
characteristic frequencies close to the passing frequencies of measured corrugation，which indicates that the vi‐
bration of track structure at corresponding frequencies is an important reason to promote the formation of corru‐
gation. The change of vehicle speed has no effect on characteristic frequencies of the corrugation growth rate，
which reflects the fixed frequency characteristic of corrugation. With the increase of train operation times，the
wavelengths of corrugation corresponding to characteristic frequencies gradually form and develop；the wave‐
length range and development speed of corrugation gradually increase with the increase of train speed.

Keywords metro；Cologne Egg fastener；corrugation；displacement receptance；corrugation growth rate

Irregularity Detection of Contact Wire Based on Spectral Kurtosis and

Time‑Frequency Analysis

CHEN Xiaoqiang1， SHEN Yanlong1， WANG Ying1， ZHANG Xi1， CAO Li1， MU Xiuqing2

（1. School of Automation & Electrical Engineering，Lanzhou Jiaotong University Lanzhou，730070，China）
（2. School of Electrical Engineering，Southwest Jiaotong University Chengdu，610031，China）

Abstract In order to solve the problem of positioning irregularity of high-speed railway contact wire in actual op‐
eration，a method based on Choi-Williams spectral kurtosis（CW-SK）and quadratic time-frequency analysis is
proposed. Since CW-SK is highly sensitive to abrupt transition signals，the irregular components of pantograph-

catenary contact pressure can be identified. On this basis，the quadratic time-frequency analysis of the irregular
reconstructed signal is carried out to determine the spatial location of different wavelengths on the contact wire.
The final test results show that the method can accurately identify and locate the irregularities of contact wire，
and there are no other interference components in the time-frequency diagram. Furthermore，the method has
good anti-noise performance，which can meet the actual operation requirements of high-speed railway. This pa‐
per can provide some references for the evaluation of the contact wire irregularity state and the later maintenance
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of catenary.

Keywords high-speed railway；spectral kurtosis；time-frequency analysis；pantograph-catenary contact force；
contact wire irregularity

Study on Working Frequency Band of Six‑axis Accelerometer Based on

Stewart Derivative Configuration

WANG Linkang1， YOU Jingjing1，2， LI Chenggang2，3， QIU Xin1， YE Pengda1

（1. College of Mechanical and Electronical Engineering，Nanjing Forestry University Nanjing，210037，China）
（2. Jiangsu Key Laboratory of Precision and Micro-Manufacturing Technology Nanjing，210016，China）

（3. School ofMechanical and Electrical Engineering，Nanjing University of Aeronautics and Astronautics Nanjing，210016，China）

Abstract The operating frequency of the six-axis accelerometer is an important indicator for evaluating the mea‐
surement performance. However，the theoretical model of this performance has not yet been established because
there is no test platform that can fully meet the calibration requirements on the market. Aiming at this situation，
a Stewart-derived six-axis accelerometer is taken as an example. A mathematical model of the operating frequen‐
cy band of the sensor is established by deriving the fundamental frequency and its relationship with the upper lim ‐
it of the operating frequency band. First，the quaternion is introduced into the second Lagrange equation of the
system，and then the quadratic expressions of the kinetic and potential energy functions are deduced. The specif‐
ic fundamental frequency value is obtained by the matrix iteration method，and the verification results show that
the number of iterations of the designed algorithm does not exceed 19. The calculation error is less than
0.000 1%，and then，based on the orthogonal design theory and ADAMS software，256 sets of virtual experi‐
ments on retrieving the feasible operating frequency are designed. The results show that the upper limit of the op‐
erating frequency band is always between 1/35~1/32 of the fundamental frequency，and the uncertainty of the
data is only 0.004 1. Moreover，the space Model theory is used to study the distribution law of the operating fre‐
quency band performance indicators and structural parameters of the sensor，and a global performance map is
drawn，which provides a reference for the subsequent structural expansion. At last，a physical prototype of a six-

axis accelerometer is fabricated and tested in its operating frequency band. The relative error is less than 0.53%，

which verifies the validity and feasibility of the frequency band model.

Keywords six-axis accelerometer；parallel mechanism；nature frequency；working frequency band；perfor‐
mance atlas

The Main Influencing Factors of the Vibration Intensity of Large

Crossing Conductor Under Aeolian Vibration

ZHANG Zhao， ZHOU Lixian， QI Yi， LIU Shengchun
（China Electric Power Research Insititute Beijing，102401，China）

Abstract In order to solve the problem that the aluminum-alloy conductor with ultra-high-strength steel rein‐
forced is more easily broken in the fatigue test，the main parameters affecting the vibration strength of the con‐
ductor are studied. The equivalent bending stiffness of conductor is proposed，and the expression of dynamic
bending strain of the conductor at the last point contact with the clamp is obtained. Aeolian vibration simulation
tests are carried out by using indoor simulation test equipment with two different spans of 55 m and 140 m. The
theoretical calculation is in good agreement with the experimental results，which verifies the availability of the
model. The model of the conductor clamp outlet under the condition of breezy vibration and the analysis of the
main influencing parameters provide a theoretical basis for engineering applications.
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Keywords aluminum-alloy conductor ultra-high-strength steel reinforced；aeolian vibration； fatigue failure；
equivalent bending stiffness；dynamic bending stress

Damage Degree Identification of Rolling Bearings Under Variable Load

with Improved Anti‑interference CNN

DONG Shaojiang1， PEI Xuewu1， WU Wenliang1， TANG Baoping2， ZHAO Xingxin3

（1. School of Mechantronics and Vehicle Engineering，Chongqing Jiaotong University Chongqing，400074，China）
（2. The State Key Laboratory of Mechanical Transmission，Chongqing University Chongqing，400044，China）

（3. Chongqing Changjiang Bearing Co.，Ltd. Chongqing，401336，China）

Abstract Aiming at the problem that it is difficult to identify the damage degree of rolling bearings under strong
noise and variable load conditions，a new method based on improved anti-interference convolutional neural net‐
work（ACNN）for bearing damage identification under variable load conditions is proposed. First，the one-di‐
mensional vibration signal of the rolling bearing is pre-processed to obtain labeled data samples，which are divid‐
ed into training set and test set. Then the attention mechanism is introduced into each feature extraction layer of
the convolutional neural network to establish the relationship between the feature extraction channels，and an im‐
proved model of bearing damage recognition under variable load conditions based on improved ACNN is ob‐
tained. After that，the training set data is input into the improved ACNN for learning. The obtained recognition
model is applied to the test set，and the results of damage degree recognition are output. During the training pro‐
cess，in order to improve the anti-interference ability of the model，Dropout operation is performed on the convo‐
lutional layer. In addition，the original training samples are denoised to suppress overfitting. Finally，through the
rolling bearing damage degree simulation test，the test is performed under variable working conditions. The re‐
sults show that the proposed method can more accurately identify the degree of bearing damage under variable
load conditions in noisy environments.

Keywords rolling bearing；damage degree identification；attention mechanism（AM）；anti-interference convolu‐
tional neural network（ACNN）

Excitation Identification and Finite Element Method Validation of

Rotary Compressor in Air Conditioning

XIAO Biao， JIANG Zou， DAI Longxiang， LI Bin， ZHOU Yongcheng
（State Key Laboratory of Air-Conditioning Equipment and System Energy Conservation Zhuhai，519000，China）

Abstract In the design and optimization of compressor piping system，the compressor is the main source of exci‐
tation，and the acquisition of its excitation force is crucial. When the compressor is designed and supplied by a
third party，it is difficult to obtain its internal structural parameters and its excitation needs to be identified by ex‐
perimental test. In this paper，the equivalent excitation at the centroid of the rotor compressor is identified based
on rigid body dynamics principal. Firstly，the centroid and inertia parameters of the compressor are identified
based on the mass line method. The test results show that the recognition accuracy and consistency are good.
Secondly，in terms of the rigid body dynamics equation，the equivalent excitation of the compressor is identified
based on the vibration response of the compressor cylinder surface，the inertia parameters of the compressor and
the characteristic parameters of the rubber feet. Finally，the finite element simulation is carried out to validate
the identified excitation force. The acceleration obtained by the simulation agrees well with the experimental re‐
sults. The maximum error occurs in the second order of the y direction，which is 26.3%，indicating that the rec‐
ognition accuracy is convincing. The identified excitation is accurate enough to be applied in the design and opti‐
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mization of piping systems.

Keywords inertial parameters identification；excitation identification；rotary compressor；rigid body dynamics

Crack Detection Under Coating Based on Adaptive Second Generation Wavelet

WANG Peng1， ZHU Hongbo2， LI Dongjiang1， QIN Chengpeng1， HE Huchang2，
JIANG Xiong2， CAI Hui1， LANG Tao2

（1. Xi'an Thermal Power Research Institute Co.，Ltd. Xi'an，710054，China）
（2. Sichuan Huaneng Kangding Hydropower Co.，Ltd. Chengdu，610041，China）

Abstract The research on crack detection under coating of current components，the adaptive second-generation
wavelet transform is applied to the array eddy current detection. The array eddy current testing can suppress the
lift off effect and is not affected by the direction of defects. The adaptive second generation wavelet can effective‐
ly match the signal features，eliminate the influence of noise and improve the signal quality. The experimental re‐
sults show that the array eddy current testing method based on adaptive second generation wavelet transform can
effectively identify the cracks under the coating of the flow passage parts of hydropower station，with high detec‐
tion accuracy and strong adaptability，and has good engineering application value.

Keywords over-current components；under-coating cracks；array eddy current；adaptive；second generation
wavelet transform

Aircraft Hydraulic Pump Performance Trend Prediction Method Based

on ARIMA‑LSTM

CUI Jianguo1， LI Pengcheng1， CUI Xiao2， YU Mingyue1， JIANG Liying1， WANG Jinglin3

（1. School of Automation，Shenyang Aerospace University Shenyang，110136，China）
（2.Model Balance andWind Tunnel Equipment Department 5，AVIC Aerodynamics Research Institute Shenyang，110034，China）
（3. Aviation Key Laboratory of Science and Technology on Fault Diagnosis and Health Management Shanghai，201601，China）

Abstract The traditional performance prediction method has low prediction accuracy for military aircraft hydrau‐
lic pump performance in high working intensity of military aircraft hydraulic pump and complicated working envi‐
ronment. Aiming at this problem，an military aircraft hydraulic pump performance trend prediction method is
proposed based on the autoregressive integrated moving average（ARIMA）model and long short term memory
（LSTM）network. Firstly，the obtained raw data of aircraft hydraulic pump performance characterization param ‐
eters are linearly decomposed to obtain trend item data and detail item data. Then，the ARIMA method is used
to predict the trend item data，and the LSTM method is used to predict the normalized detail item data，and fi‐
nally the two parts of the prediction result are superimposed to obtain the final performance trend prediction re‐
sult. The research results show that the combined prediction method of ARIMA-LSTM is better than the single
ARIMA or LSTM prediction methods for predicting the trend of aircraft hydraulic pump performance，which
provides a new method for engineering application of aircraft hydraulic pump performance change trend predic‐
tion.

Keywords aircraft hydraulic pump；performance change；trend prediction analysis；autoregressive integrated
moving average（ARIMA）；long short term memory（LSTM）
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Optimized Adaptive Mechanical Switch for Vibration Energy Generator

HUANG Yao， WAN Xiaodan， LIU Weiqun

（School of Mechanical Engineering，Southwest Jiaotong University Chengdu，610031，China）

Abstract In order to solve the power supply difficulty of wireless sensor and the limited energy extraction effi‐
ciency of common standard circuit and synchronous switch circuit，an optimized adaptive mechanical synchro‐
nous switch is proposed and applied to the parallel synchronous switch inductance circuit. According to the princi‐
ple of adaptive mechanical switch，a simulation model is established，and the adaptive mechanical synchronous
switch is studied and analyzed under noise excitation. Corresponding experiments are also carried out，the experi‐
mental results show that the optimized adaptive mechanical switch circuit is adaptive to noise environment，and
the load mean power harvested is around three times of the standard circuit. The self-adaptive mechanical switch
can automatically detect the amplitude of the cantilever beam and control the switch to close near the displace‐
ment peak，which provides practical and theoretical guidance for the vibration energy generation device.

Keywords vibration energy harvesting；energy extraction circuit；adaptive mechanical switch；noise excitation

Dynamic Damping Characteristics of Hydraulic Vibration Absorber with

Textured of Piston

YU Yangyang1，2，3， ZHANG Junhong1，2， WANG Jun1，2， MENG Xiangde2，3， ZHANG Xueling2，3

（1. State Key Laboratory of Engine，Tianjin University Tianjin，300072，China）

（2. Renai College，Tianjin University Tianjin，301636，China）

（3. Tianjin Jieqiang Power Equipment Co.，Ltd. Tianjin，300410，China）

Abstract Considering the friction and lubrication factors of the piston with rectangular texture，the dynamic
damping characteristics of inflatable dual cylinder hydraulic damper are studied. Initially，the mathematic model
of the damping characteristics and the dynamic pressure lubrication equation of the double-tube hydraulic shock
absorber is establised. Then，the restore and compression strokes equations are calculated. The upper chamber
pressure and the lower chamber pressure are obtained，and the Reynolds cavitation boundary condition is adopt‐
ed，then the upper cavity pressure and the lower cavity pressure are used as the initial pressure. After that，the
Reynolds equation based on five-point difference formula is discreted and the Reynolds equation by successive
over-relaxation（SOR）method is calculated. Based on the above calculation，the value of the oil film friction
damping force can be obtained. The influence of friction damping on piston speed，texture depth，radius and axi‐
al width of piston and other factors is analyzed，and the influence of friction factors on damping characteristics of
the damper is studied. It is found that the oil film friction between piston and cylinder increases with the increase
of piston velocity，texture width and piston width；as the texture depth increases，it first increases and then de‐
creases；as the oil film thickness increases，it decreases；the piston radius has no obvious effect on the friction；
and the corresponding factors affect the dynamic damping characteristics of the shock absorber.

Keywords hydraulic shock absorber；rectangular texture；friction；Reynolds；damping force
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Stick‑Slip Vibration of Water‑Lubricated Rubber Stern Tube Bearing

Based on Persistent Homology Based Machine Learning

ZHANG Shengdong1， LONG Zhilin1， JIN Yong2， LIU Zhenglin2， YAN Zhimin2， YANG Xiuying3

（1. College of Civil Engineering and Mechanics，Xiangtan University Xiangtan，411105，China）
（2. School of Energy and Power Engineering，Wuhan University of Technology Wuhan，430063，China）

（3. Library，Jiujiang University Jiujiang，332005，China）

Abstract In order to study stick-slip vibration of water-lubricated rubber stern tube bearing，firstly，stick-slip vi‐
bration images are collected by machine vision technology. Secondly，images are analyzed by the methods of per‐
sistent homology based machine learning and simplicial complex，the corresponding barcodes are obtained by
calculating the homology of the vibration images' simple complex. Then，the topological characteristics of the vi‐
bration images are obtained based on the barcode images. Finally，the improved support vector machine learning
is used to study the topological features，the classification and identification of the stick-slip vibration of water-lu‐
bricated rubber stern tube bearing are completed. The results have shown that the length of the longest Betti bar‐
code is closely related to vibration，which can effectively warn the beep，establish an intelligent description of
the beep process，and provide a new idea for stick-slip vibration of the stern bearing.

Keywords water-lubricated rubber stern tube bearing；stick-slip vibration；machine vision；persistent homology
based machine learning

Fatigue Life Assessment Method of Frame Based on Time‑Domain

Extrapolation for Dynamic Stress

WANG Qiushi， ZHOU Jinsong， GONG Dao， WANG Tengfei， SUN Yu，
YOU Taiwen， CHEN Jiangxue， ZHANG Zhanfei

（Institute of Rail Transit，Tongji University Shanghai，201804，China）

Abstract Obtaining a representative dynamic stress time-domain signals is a prerequisite for structural fatigue
analysis of vehicles. However，the fatigue life assessment results only depend on the dynamic stress time-do‐
main signal obtained by a short-time test；it can not represent the anti-fatigue service performance of the struc‐
ture in a long-time，even in the whole service life. Therefore，a fatigue life assessment method based on time-do‐
main extrapolation of dynamic stress based on extreme theory is proposed for the first time. Taking a test point
near the weld of the bogie arm positioning mounting seat of an electric multiple units（EMU）as an example，
first，three groups of dynamic stress time-domain signals of the test point at the initial stage，middle stage，and
the final stage of a whole wheel reprofile period are selected. The pre-processing and equal weight overlapping
addition are carried out to them. Second，the tail probability distribution of the superimposed signal samples is
fitted using the extreme value theory. The fitting goodness of the model is tested. Third，according to the fitting
probability distribution function，the dynamic stress samples are extrapolated in the time domain to obtain the dy‐
namic stress time-domain signal under long-term load；finally，the fatigue life of the test point is evaluated ac‐
cording to the extrapolated dynamic stress time-domain signal. The results show that：compared with the com‐
monly used linear extrapolation method，the cumulative fatigue damage based on the time-domain extrapolation
method increases by 0.168%，the safe operation mileage is reduced by 2 670 km，and the assessment is more
safety.

Keywords bogie frame；time-domain extrapolation；fatigue；dynamic stress；extreme value theory
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Numerical Simulation and Experimental Study on Coupled Excitation of

Gas‑Liquid Pulse Two‑Phase Flow

ZHANG Huixian1， KOU Ziming2，3， BU Zhanwei1， YANG Haijun1

（1. School of Intelligent Manufacturing，Luoyang Institute of Science and Technology Luoyang，471023，China）
（2. College of Mechanical and Vehicle Engineering，Taiyuan University of Technology Taiyuan，030024，China）

（3. Shanxi Province Mine Fluid Control Engineering Research Center Taiyuan，030024，China）

Abstract A gas-liquid coupling excitation method is proposed to remove the pollutant from the inner wall of the
pipeline by the high pressure gas-liquid pulse two-phase flow，which is alternated through the gas path and the
liquid path. The dynamic model of the gas-liquid pulse two-phase flow is established，and its test system is de‐
veloped. The simulation is carried out by using fluent module in specialized software ANSYS，where the k- ε
two-equation turbulence model is considered，the volume of fluid（VOF）model is selected for the gas-liquid
two-phase flow model，and the simple algorithm is used to solve the two-fluid control equations. Specifically，
the pressure field，velocity field and flow regime of gas-liquid pulse two-phase flow is analyzed. Then，the pres‐
sure of the mixed fluid in the middle of the pipeline under different fluid pressures is measured by the pressure
transmitter and the data acquisition card. The measured pressure signals are filtered and compared with the nu‐
merical simulation. It shows that the excitation pressure of the mixed fluid increases with the increasing mixed
fluid pressure，and the measured pressure trend is basically consistent with the numerical simulation. It is also
found that the excitation pressure of the mixed fluid gradually increased with the increasing ventilation time. The
numerical simulation and experimental study reveal the kinetic characteristics of gas-liquid pulsed two-phase
flow. So，it provides a theoretical basis and experimental study for the excitation pressure controllability of gas-
liquid pulse two-phase flow.

Keywords excitation；gas-liquid pulse；two-phase flow；numerical simulation；kinetic characteristics

Acceleration Sensitive Structure for Vector Hydrophone

WANG Wenlong1，2， DA Lianglong1，2， SUN Qindong1，2

（1. Department of No.2，Naval Submarine Academy Qingdao，266199，China）
（2. National Laboratory for Marine Science and Technology Qingdao，266235，China）

Abstract The commercial piezoelectric accelerometers used in co-vibrating vector hydrophones have the disad‐
vantage of large mass，which limits the performance of vector hydrophones. In this paper，an acceleration sensi‐
tive structure based on thickness shear piezoelectric effect is designed，which has the advantages of light weight
and high sensitivity. The mass of the acceleration sensitive structure is 0.039 kg. Working frequency band is 20~
2 000 Hz. It’s sensitivity is about 3 000 mV/g at 200 Hz. And the maximum lateral sensitivity ratio in working
frequency band is less than 8%. A spherical vector hydrophone with the acceleration sensitive structure is test‐
ed，which is 72 mm in diameter，the working frequency band is 20~2 000 Hz，and the equivalent sound pres‐
sure sensitivity of x，y and z channel are −191.6 dB，−191.4 dB and −191.8 dB at 200 Hz，with direction per‐
formance of cosine and good consistency. Test results show that this acceleration sensitive structure is suitable to
be used in vector hydrophones. Compared with the vector hydrophone with commercial accelerometer，it is
proved that this acceleration sensitive structure can effectively reduce the average density and improve the sensi‐
tivity of the vector hydrophone.

Keywords piezoelectric accelerometer；thickness shear；finite element modelling；co-vibrating vector hydro‐
phone
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Nanoparticle Aggregation by Focused Ultrasound Under Flow Rate Disturbance

MAO Linli， PENG Hanmin， LU Penghui， MAO Ting
（State Key Laboratory of Mechanics and Control of Mechanical Structures，Nanjing University of Aeronautics and

Astronautics Nanjing，210016，China）

Abstract In order to apply ultrasonic particle manipulation technology to the aggregation of nano-drug particles
in blood vessels，and aiming at the influence of flow rate and the spontaneous agglomeration of nanoparticles due
to the nano effect，the theoretical calculation model of nanoparticle aggregation by focused ultrasound under flow
rate disturbance is established using the COMSOL finite element software，based on the piezoelectric equation，
the acoustic-structure boundary coupling equation，and the momentum equation. Through the comparison and
analysis of simulation calculations and experimental results，the reasons for the aggregation of nanoparticles by
focused ultrasound are obtained. The explanation theory of nanoparticle cluster intervention and the influence
law of local flow rate changes under the interference of flow are also analyzed. It is proved that the nanoparticles
liquid in the closed pipeline can be aggregated by focused ultrasound，which shows a certain binding ability to
the nanoparticle clusters while the flow rate is less than 1.92 mm/s，providing a new method and approach for fu‐
ture targeted drug therapy.

Keywords focused ultrasound；nano-particles；targeted therapy；ultrasonic manipulation；fluid；finite element
simulation

Influence of Inclination Angle on Accuracy of Vibration Based Cable

Force Identification

HE Wenyu1，2， MENG Fancheng1，2， REN Weixin3

（1. Department of Civil Engineering，Hefei University of Technology Hefei，230009，China）
（2. Anhui Engineering Laboratory for Infrastructural Safety Inspection and Monitoring Hefei，230009，China）

（3. College of Civil and Transportation Engineering，Shenzhen University Shenzhen，518060，China）

Abstract Vibration based cable force identification methods have been widely used in the field of bridge health
monitoring and inspection for their simple and effective properties. However，the inclination angle on the cable
force identification accuracy is not considered as horizontal arranged cable model is adopted in the theory deriva‐
tion. In fact，the angle of inclination leads to the linear distribution of cable force along the length direction，and
the angle of inclination will have an impact on the sag of the cable，which affects the accuracy of cable force iden‐
tification. In this paper，the modal parameters of the cables fixed at both ends are calculated by the finite differ‐
ence method and the corresponding cable forces are identified by iteration method. Then the influences of the in‐
clination angle on the modal parameters of the cable and the accuracy of the identified cable force identification
are investigated via numerical example. The results show that the force identification errors are very large when
the first order frequency is used for small-sag cables and the first or second order frequency is used for large-sag
cables without considering the inclination effects.

Keywords cable force；inclination；frequency-based method；finite difference method；iteration method
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Robust Finite Element Model Updating Method Based on Frequency

Response Function

FAN Xinliang， WANG Tong， XIA Zunping
（State Key Laboratory of Mechanics and Control of Mechanical Structures，Nanjing University of Aeronautics and As‐

tronautics Nanjing，210016，China）

Abstract The traditional model updating method based on frequency response function（FRF）is difficult to con‐
verge in case of large test noise，large residual between initial analysis FRF and test FRF，or large number of
parameters to be modified. A dynamic finite element model（FEM）updating method based on maximum likeli‐
hood estimation and frequency shift is presented. The maximum likelihood estimator using "a priori" variance in‐
formation of the FRF is constructed to obtain the optimal parameter estimation depending on the Gauss-Newton
method. The frequency shift method and the total least square adjustment method are used to solve the iterative
equation to improve the robustness of parameter identification. The test data of poor quality is eliminated accord‐
ing to selection criterion of frequency points. An approach for expanding incomplete experimental FRF is pre‐
sented to reduce the extra error. Finally，numerical simulation and experimental investigation for updating the
dynamic finite element model of a bogie structure and an aircraft model are performed to validate the robustness
and efficiency of the present method. The obtained results show that the present method can be successfully ap‐
plied to update the complex finite element models.

Keywords model updating；frequency response function（FRF）；maximum likelihood estimation；frequency
shift method；the noise resistance

Mechanical Characteristics of Pile‑Soil Interface of Open‑Close Jacked

Piles During Penetration and Loading

WANG Yonghong1，2， SANG Songkui1， ZHANG Mingyi1，2， BAI Xiaoyu1，2，
YANG Suchun1， MIAO Dezi1

（1. School of Civil Engineering，Qingdao University of Technology Qingdao，266033，China）
（2. Cooperative Innovation Center of Engineering Construction and Safety in Shandong Blue Economic Zone

Qingdao，266033，China）

Abstract The pore pressure increment and radial stress of pile-soil interface is measured by micro silicon piezore‐
sistive sensors installed on pile. It is important to deepen mechanical characteristics understanding of jacked
piles. Installation method of sleeve embedded in opening hole of the double-wall open-close model pile is ap‐
plied. The comparative experimental tests of open-close jacked piles are carried out by monitoring mechanical
characteristics during jacked pile-sinking，excess pore pressure dissipating and loading stage. Experimental re‐
sults show that total radial stress of pile-soil interface of open-close jacked piles decreases with the increasing of
h/L（h is pile end distance of sensor；L is pile length）at the same depth. The ratio of the effective radial stress
between the pile sinking stage and the pile sinking at different locations of h/L for different pile end forms during
excess pore water pressure dissipation is 0.6±0.1 . The variation value of total radial stress of pile-soil interface
has mutations when pile end displacement reaches about 1.0 mm. The variation value of total radial stress of pile-
soil interface decreases with the increasing of h/L at the same depth after loading. The research results have engi‐
neering reference value for jacked piles construction and design.

Keywords open-close jacked piles；penetration and loading；pile-soil interface；mechanical characteristics；ex‐
perimental test
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Structural Vibration Analysis and Suppression Technique of

High‑Pressure Transient Impact Airflow Pipeline System

WANG Yuanxing， NIE Xutao， MA Yueyin， ZHANG Wei， BAO Luqiang
（China Aerodynamics Research & Development Center Mianyang，621000，China）

Abstract In order to thoroughly solve the problem of severe vibration in the pipeline system of high-pressure gas
distribution room and ensure the smooth development of subsequent major model test tasks，a variety of numeri‐
cal simulation methods and test methods are combined to carry out structural vibration analysis and vibration sup‐
pression research. Firstly，based on the finite volume method the aerodynamics numerical model of the flow
field in the pipeline system is constructed，and then the dynamic loads of airflow applied on the pipeline structure
is calculated and extracted. Secondly，based on the finite element method the structural dynamics numerical
model of the pipeline system is established，which is used to analyze the modal characteristics. Finally，combin‐
ing the above two numerical models，the structural vibration response of pipeline system is calculated，and the
corresponding vibration suppression mechanism is developed according to the results. The comprehensive analy‐
sis method fully clarifies the basic causes of vibration，and lays a solid foundation for vibration suppression. After
vibration suppression，the structural vibration is greatly reduced，which fully has the ability of continuous work.
The research results show that the vibration research method can be used to guide the structural design or techni‐
cal transformation of high-pressure and high-speed fluid pipeline，and can also be used to guide the development
of aerodynamic test equipment.

Keywords high-pressure；impact；pipeline；transient；airflow；numerical simulation；structural mode；vibra‐
tion suppression mechanism

Double‑Legged Micro‑rotary Ultrasonic Motor Based on In‑Plane Mode

YAN He1， SUN Zhijun1， ZHENG Juju1， YANG Jianlin1， GUO Yu2，
QIAN Feng1， PENG Hanmin1

（1. State Key Laboratory of Mechanics and Control of Mechanical Structures，Nanjing University of Aeronautics and
Astronautics Nanjing，210016，China）

（2. College of Mechanical and Electrical Engineering，Jinling Institute of Technology Nanjing，211169，China）

Abstract Structures of existing rotary ultrasonic motors are mostly cylindrical，and pre-pressure is mostly ap‐
plied by the spring and the nut，which makes the axial length of the motor longer，and is not conducive to con‐
necting with other driving devices. Aiming at the problem，a double-legged micro-rotary ultrasonic motor based
on in-plane mode is proposed. The motor consists of a stator and a conical rotor. The stator adopts a circular ring
and a double-legged structure. The longitudinal and bending vibration piezoelectric ceramics are attached on the
outer side of the legs，and four connecting ears are arranged inside the legs. Silicone rings and an E-type clasp
are used between the stator and rotor for preloading and end tightening. The rotor is driven by in-plane traveling
waves which travel circumferentially inside the ring of the stator. The stator is simulated with finite element anal‐
ysis（FEA）software ANSYS，the clamping position and the placement of piezoelectric ceramics in a stator can
be determined by studying the influence of the structure on the modal. Sensitivity analysis of the stator modal fre‐
quency can be used to guide the modification of the stator structure size（design variables）and improve the opti‐
mization efficiency. Three types of prototypes are fabricated and experimentally investigated. Experimental re‐
sults of mechanical output performance indicate that the motor has a small size with a maximum width of
12 mm，a compact structure and a total weight of 6.9 g. Also，it is easy to connect with other driving devices.
The maximum no-load speed is 338 r/min，and the maximum output torque is 1.44 mN·m.

Keywords rotating ultrasonic motor；in-plane mode；finite element analysis；sensitivity analysis；structural opti‐
mization design
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