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摘要  磁悬浮转子在基础激励作用下振动会进一步加剧，严重时会发生碰摩而使系统失稳。针对此问题，通过引入

扩张状态观测器（extended state observer，简称 ESO）来实现基础激励的振动控制，其鲁棒性强且不依赖精确建模，

可以实时观测扰动。首先，搭建基础激励下磁悬浮转子机电一体化模型，利用该模型仿真分析了基础激励参数与比例

⁃积分⁃微分（proportional integral derivative，简称 PID）控制参数变化对系统动力学响应的影响规律，得知 PID 难以满

足基础激励抑振需求；其次，分析了基础激励对转子系统的径向耦合作用，利用 ESO 将基础等效力与系统耦合项作

为扰动进行振动补偿，并完成 ESO 的设计与参数整定；最后，仿真对比分析了不同基础激励作用下引入 ESO 的振动补

偿效果。试验结果表明，引入 ESO 使基础激励下转子振动位移衰减达 30% 以上，具有较强的鲁棒性和抗干扰能力。
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引  言

由于主动磁悬浮轴承具有高转速、无摩擦、主动

可控等优势，近年来逐渐被应用于存在基础运动的

机械设备中［1⁃2］。当搭载设备发生基础运动时，与基

础固连的轴承定子所引起的基础激励会影响磁悬浮

转子的平稳运行，此为基础激励下磁悬浮转子的振

动问题。相比于固定基础，磁悬浮转子除了受到不

平衡作用，还会受到基础激励的影响，这使得转子振

动进一步加剧。由于磁悬浮轴承定子与转子间隙很

小，强基础激励作用甚至会导致转子发生碰摩而造

成事故，因此必须考虑基础激励的振动响应，选择合

适的控制器进行振动控制。

在动力学建模与分析方面，Soni 等［3］基于船用

转子系统，建立了受基座激励的磁悬浮转子系统有

限元模型。基于该模型，文献［4⁃6］开展了稳定性分

析与强基础激励下的非线性动力学研究。房建成

等［7］针对航天器磁悬浮控制陀螺，建立了空间运动

中的磁悬浮转子动力学方程，分析了框架间的耦合

作用以及非线性行为。姜豪等［8］分析了船舶中不同

基础倾斜工况对控制电流和转子位移的影响。

在振动控制方面，祝长生等［9］指出 PID 控制器

的抑制能力有限，需要重新设计控制器。针对 PID
控制的不足，Shan 等［10］将滑模控制器应用到车辆基

础俯仰运动中，理论推导与试验分析了该方法的控

制效果。Chen 等［11］讨论了地震激励下的转子系统，

利用H∞和H2控制来提高系统的鲁棒性能。郑世强

等［12］设计了基于结构奇异值的鲁棒控制方法，以解

决控制力矩陀螺中的参数摄动与未建模误差的问

题。 Inoue 等［13］利用干扰观测器通过将外部扰动观

测补偿进行振动控制。Suzuki［14］通过引入加速度前

馈补偿进行转子振动控制。文献［15⁃16］利用转子

能量采集调控系统振动位移及可靠性。但是，滑模

控制、干扰观测器等控制方法均对磁悬浮转子系统

建模精度要求较高，难以实现精确控制。

由于基础激励下磁悬浮转子的动力学模型较为

复杂，不仅存在建模误差与耦合作用，而且基础激励

种类繁多，不易预测辨识，难以得到精确且唯一的磁

悬浮转子数学模型。因此，根据 ESO 具备不依赖精

确建模、鲁棒性强的特点，笔者在 PID 控制的基础上

通过引入 ESO 来实现转子的振动控制。

1 基础激励下磁悬浮转子系统动力学

1.1　基础激励下磁悬浮转子运动方程　

考虑到本研究转子工作转速远低于一阶临界转

转速，笔者以刚性磁悬浮转子为研究对象，选取常见

的基础简谐激励为激励源，结合文献［17］，介绍转子

运动方程的求解过程。
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基础激励下磁悬浮转子动力学建模的主要思路

如下：首先，建立参考/基础/转子等坐标系；其次，求

解转子动能、势能及耗散能，将磁轴承电磁力作为广

义力；最后，代入到拉格朗日方程中进行求解计算。

考虑基础运动的磁悬浮转子系统如图 1 所示，

其中 AMB 表示磁悬浮轴承。该系统主要包含参考

（大地）坐标系 Oxyz、基础坐标系 Obxbybzb 以及转子

坐标系 Orxryrzr。当不考虑空气阻尼以及重力势能

的微小变化时，只需求解转子动能即可。

将转子动能与电磁力代入到拉格朗日方程中进

行求解，即

d
dt ( ∂T

∂q̇ )- ∂T
∂q + ∂R

∂q̇ + ∂V
∂q̇ = Q （1）

其中：T为系统动能；R为系统耗散能；V为系统势

能；q为广义坐标；Q为系统受到的各种广义力。

取转子质心 q=［x，y，α，β］T=［ux，uy，θx，θy］T 作

为广义坐标，同时考虑转子不平衡作用，整理得到径

向 4 自由度基础激励下的磁悬浮转子运动方程为

Mq̈+(G+ C b ) q̇+ K bq= F u + F b + BfAMB   （2）
其中：fAMB =[ fx1，fx2，fy1，fy2]T，为磁悬浮轴承提供的电

磁力；M为广义质量矩阵；G为陀螺矩阵；Cb，Kb为基

础运动引起的附加阻尼与刚度矩阵；B为电磁力作

用矩阵；Fb为基础运动引起的广义力。

转子运动十分复杂，基础激励不仅产生了附加

刚度阻尼项，还对转子系统存在非对角项的径向耦

合作用，基础激励之间也存在径向/轴向参数耦合，

因此对基于模型的精确控制非常困难。

1.2　基础激励下磁悬浮转子系统机电模型　

对于磁悬浮轴承电磁力，选取常用的线性化表

达［18］为

fAMB = ki i- kx qd （3）
其中：ki为电流刚度系数；kx为位移刚度系数；qd为磁

轴承处转子位移。

为了便于后续对比，控制器选取经典的 PID 控

制，其传递函数为

Gc ( s )= kP + k I

s
+ kD s
Ts + 1 （4）

其中：kP，kI，kD 分别为控制器比例系数、积分系数和

微分系数；Ts为不完全微分常数。

本研究中功率放大器与传感器均可视为理想的

比例环节，即

Ga ( s )= ka = 0.34 A/V （5）
Gs ( s )= ks = 20 000 V/m （6）

由于 PID 采用分散控制，以单自由度为例，控制

电流 i包含了闭环控制系统各个环节作用，在时域

中可表达为

i= -ks ka ( kPqh + k I∫qhdt+ kD q̇h ) （7）

PID 控制下磁悬浮转子系统作用原理如图 2
所示。

传感器测量转子在该点处的位移量，输出的位

移通过控制器的控制电流在磁悬浮轴承处进行控

制，然而质心、传感器及磁悬浮轴承的作用点并不在

同一位置。令磁轴承处转子位移为 qd=［x1，y1，x2，

y2］
T，传感器处的转子位移为 qh=［xh1，yh1，xh2，yh2］

T，

则质心位移 q与 qd，qh之间的转换矩阵为

qc = Rqd = Hqh （8）

其 中 ： R= 1
l1 + l2
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1.3　基础激励下磁悬浮转子系统动力学分析　

本研究利用 Matlab/Simulink 搭建仿真模型，主

要讨论基础激励对转子振动的影响以及 PID 控制器

的振动抑制能力。在仿真分析前给出磁悬浮转子系

统的主要参数，如表 1 所示。

为符合实际工况，参考舰船类国家军用标准

（GJB 150.16—1986），取径向基础平动与转动的复

图 1　考虑基础运动的磁悬浮转子系统

Fig.1　Magnetic rotor system considering base motion

图 2　PID 控制下磁悬浮转子系统作用原理图

Fig.2　Working law of magnetic rotor system under PID control
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合激励，PID 控制参数的选取以自然刚度原则为依

据，主要根据磁悬浮转子数学模型参数来确定，并结

合预试验进行微调，即 kP=2，kD=0.001 5，kI=1。该

参数下转子振动位移与基础激励参数的变化关系用

响应面表达，其中基础平动和转动参数变化的转子

位移响应分别如图 3，4 所示。

图 3 中，基础 y向转动（5 Hz⁃0.05 rad）为固定参

数，x向平动为变化参数。可以看出：在低频率/幅

值下，转子位移幅值随参数增加近似呈线性关系，在

高频率/幅值下转子位移呈非线性，这里因为强基础

激励下随着转子位移的增加，磁悬浮轴承的电磁力

逐渐远离了线性化区间；同时，在 5 Hz 与 10 Hz 处，

转子位移塌陷，这是基础激励之间耦合所引起。

与图 3 变化规律相似，图 4 主要为固定基础平动

激励，转子位移随基础转动参数变化的响应面的最

高位移幅值可以达到 80 μm 左右。本研究中磁悬浮

转子试验台保护轴承间隙只有 125 μm，可见 PID 控

制下强基础激励作用存在转子与轴承碰摩的可

能性。

下面讨论 PID 的振动抑制能力。由于积分系数

kI 对转子位移抑制影响较小，故不作讨论。取固定

基础激励参数（平动 ⁃5 Hz⁃1 mm），控制参数变化的

转子位移响应如图 5 所示。

由图 5 可以看出，kP 主要影响转子位移变化，kD

影响很小，但由于系统稳定性要求，kP变化范围是有

限的。整体来看，PID 对基础激励的抑制能力有限，

在强基础激励下通过调整 PID 参数进行振动抑制具

有局限性。

2 扩张状态观测器设计

由于 PID 控制对基础激励的抑制能力有限，且

实际工况下磁悬浮转子受到的扰动并不是单一简谐

频率，磁悬浮转子受到的外部扰动存在多种激励，其

特征复杂，建立对应的激励模型并不利于振动控

制。由于扩张状态观测器不基于模型，在低频干扰

处补偿能力较强，本节针对基础激励下的磁悬浮转

子系统进行 ESO 设计与参数整定。

2.1　扩张状态观测器基本原理　

自抗扰控制［19］主要包含 3 个部分：跟踪微分器、

非线性反馈和扩张状态观测器。其中，ESO 作为自

抗扰控制的核心部分，其最突出的特征就是观测器

设计不需要生成扰动的精确数学模型，而是将被控

对象的所有扰动作用归结为未知扰动进行估计并给

予补偿。针对基础激励建模复杂、模型中附加刚度

阻尼矩阵存在耦合项及模型推导中简化的未建模动

态等问题，ESO 可以将基础激励的广义外力扰动、

耦合项以及其他扰动作用统一归结为未知扰动进行

补偿，因此具备很好的鲁棒性与实用性。

状态观测器的基本原理为根据测量系统输入

（控制量）与系统输出（部分状态变量及其函数）来确

定内部的状态信息。在经典的状态观测器基础上，

扩张状态观测器不仅要观测系统的状态，还要估计

系统的总扰动，在对应加速度的实时作用尺度上扩

张新的状态变量。ESO 基本原理如图 6 所示。

对于线性控制系统，有

{ Ẋ= AX+ BU
Y= CX

（9）

其中：X，U，Y分别为 n，p，q维状态变量，一般 q<
n，，p<n。

表 1　磁悬浮转子系统主要参数表

Tab.1　Main parameters of magnetic rotor system

符号

m

Jz
l1/l2
lh1/lh2

Jr

i0
ki
kx

参数

转子质量/kg
极转动惯量/(kg⋅m2)
两端磁轴承到质心距离/mm
两端传感器到质心距离/mm
直径转动惯量/(kg⋅m2)
偏置电流/A
电流刚度系数/(N⋅A-1)
位移刚度系数/(N⋅m-1)

数值

2.4
3.8×10-4

116.5
101.0

1.612×10-2

1.2
39.18

1.18×105

图 3　基础平动参数变化的转子位移响应

Fig.3　Rotor displacement with base 
translational parameters

图 4　基础转动参数变化的转子位移响应

Fig.4　Rotor displacement with base ro⁃
tation parameters

图 5　控制参数变化的转子位移响应

Fig.5　Rotor displacement with control 
parameters
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将输出量Y与输入量 X作为 ESO 的输入，建立

如下形式

Ż= AZ- L (CZ- Y )+ BU= ( A- LC ) Z+
LY+ BU （10）
令 2 个系统状态变量误差为

e0 = Z- X （11）
选取合适的矩阵L使得 e0的前置项稳定，则 e0→0。

因此，z（t）可以近似地估计状态变量 x（t），系统的状

态观测器公式可改写为

ì
í
î

e0 = CZ- Y

Ż= AZ- Le0 + BU
（12）

推广到一般 n阶非线性系统，有

ì
í
î

x ( n ) = f ( x，ẋ，⋯，x ( n- 1 )，w ( t ) )+ bu ( t )
y= x

（13）

其中：f为不确定或未知函数；w（t）为外部扰动；b为
根据系统设计的控制参数；y为系统的输出。

令状态变量为

ì

í

î

ï

ï
ïï
ï

ï

ï

ï
ïï
ï
ï

x 1 = x ( t )
x2 = ẋ ( t )
x 3 = ẍ ( t )
    ⋮
xn = xn- 1

（14）

相比状态观测器，扩张状态观测器的核心就是

将函数 f扩充为第 n+1 个状态变量，即

xn+ 1 = a ( t )= f ( x，ẋ，⋯，x ( n- 1 )，w ( t ) ) （15）

该系统的扩展状态观测器表示为

ì

í

î

ï

ï

ï
ïï
ï
ï

ï

ï

ï

ï
ïï
ï
ï

ï

e1 = z1 - y

ż1 = z2 - β01 g1 ( e1 )
ż2 = z3 - β02 g2 ( e1 )
    ⋮
żn = zn+ 1 - βn gn ( e1 )+ bu

żn+ 1 = -βn+ 1 gn+ 1 ( e1 )

（16）

其中：β为增益参数；g为非线性函数。

选取合适的 β与 g值，ESO 将较好地观测出状

态变量以及扩张变量。

2.2　扩张状态观测器设计及参数整定　

ESO 设计的被控对象是基础激励下的磁悬浮

轴承 ⁃转子系统，基于 ESO 利用被控对象输入控制

电压量U与输出位移量 Y进行观测的基本原理，结

合基础简谐激励下磁悬浮转子运动方程式，由线性

化电磁力可得转子在磁轴承位置处的电磁力表达

式为
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（17）
其中：kx，ki，i为各个矩阵元素，分别对应磁悬浮转

子 4 自由度的位移刚度系数、电流刚度系数以及控

制电流。

取转子位移坐标为磁轴承处的位移，即 qh=
［xh1，yh1，xh2，yh2］

T，对应的转子运动方程为

MHq̈h +(G+ C b )Hh q̇+( K bH+ BKx R-1H ) qh =
BKi I+ F u + F b + FG

（18）
将式（18）左乘矩阵HT，推导出转子运动方程为
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ÿh1
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图 6　ESO 基本原理图

Fig.6　Basic principle block diagram of ESO
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为了计算与表示简便，在附加刚度阻尼矩阵

Kb，Cb 与广义外力矩阵 Fu，Fb 中的元素均由 Kij，Cij，

Fui和 Fbi代替，同时简化矩阵计算，具体为 HTB≈1，
R-1H≈1。可以看出，由磁悬浮转子传感器处位移

与控制电流表示的转子运动方程十分复杂，不仅在

质量矩阵中存在耦合项，而且在系统刚度和阻尼矩

阵中也存在耦合项，这是由陀螺效应以及基础激励

（主要为转动激励）引起的。为了量化实际基础激励

工况下的耦合作用，利用搭建的仿真模型对相关耦

合作用进行简要分析。

以基础复合激励为例，参数选取平动激励（振

动频率为 10 Hz、振动幅值为 2 mm）与转动激励

（转动幅值为 5°、转动频率为 10 Hz），通过仿真采

集某一自由度上由附加刚度阻尼矩阵引起的耦合

力与耦合力矩项，与转速频率为 50 Hz 时的陀螺力

矩进行对比。耦合力（矩）与陀螺力矩对比如图 7
所示。

由图 7 可以看出，对于本研究的转子结构，在低

转速下陀螺力矩的影响很小，而基础激励引起的耦

合广义力远远小于陀螺力矩的幅值，这是因为实际

工况中基础激励参数较小，并且转子尺寸也较小。

整体来看，本研究磁悬浮转子系统中，由基础激励引

起的耦合作用很小，并不需要特定的解耦算法进行

控制解耦。

实际上系统模型在建立过程中并不精确，除了

上述耦合，还存在磁极间的磁耦合、力耦合、磁轴承

间的力矩与转矩耦合以及测控分离引起的控制耦合

等等。ESO 可以不基于精确的数学模型进行设计，

能够将系统内部扰动与外部扰动统一作为总扰动进

行处理，并对其进行补偿。这种振动控制补偿也可

以近似认为是一种解耦，因此在 ESO 设计中不再考

虑基础激励引起的附加刚度阻尼与广义外力，而是

统一作为扰动进行观测补偿。

由于磁悬浮转子各自由度间耦合作用由 ESO
观测补偿，所以转子系统的 ESO 设计可以按照单自

由度进行分散控制。以径向第 1 自由度为例，磁悬

浮转子运动方程可以表示为

m 1 ẍh1 = -kxx1 xh1 + ki1 ix1 + F 1 （20）
取 ix1=ka1ux1， ux1=ks1qh1，将其余扰动 p（t） （包含

内部耦合作用与外力扰动）均扩充为新的状态变量

x3（t），同时令 ẋ3 ( t )= w ( t )，则扩张后的磁悬浮转子

状态空间模型表示为
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（21）
由前述可知，g为非线性函数，会导致控制器参

数较多，同时在参数调节中缺乏理论指导。为了便

于参数整定，借鉴文献［20］提出的带宽概念，将

ESO 参数整定过程中的函数取为线性函数，即线性

扩张状态观测器（linear extended state observer ，简
称 LESO），由此将参数降为 4 个，大大简化了控制

参数的设计与调节。

当选取 LESO 后，即 gi（e1）=e，系统的 LESO 可

以表示为

ẋ̂= Ax̂+ Bu+ LC ( x- x̂ ) （22）
其中：L为观测器增益向量，L=［β01 β02 β03］

T。

相关理论证明，矩阵A和 C是可观测的，可得到

系统对应的扩张状态观测器方程为

ì
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ï
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ż1 = z2 - β01 e1
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m 1
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（23）

将式（21）与式（23）两式作差可得 LESO 的误差

方程为

ì
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ė1 = e2 - β01 e1

ė2 = e3 - β02e1 + kxx1

m
e1

ė3 = -w ( t )- β03 e1

（24）

当观测器增益向量 L选取合适的参数时，LE⁃
SO 即可对状态变量进行跟踪，并根据式（31）对于扩

张的状态变量进行补偿，即

u= u0 - z3 b （25）
其中：b为反馈补偿参数。

对于 LESO 中的 β01，β02 和 β03，结合带宽理论，b
参数在观测器的带宽 ω0处进行极点配置，这样可以

使系统有较好的过渡过程及稳定性。具体参数选取

图 7　耦合力(矩)与陀螺力矩对比

Fig.7　Comparison of coupling force (moment) and gyroscopic 
moment
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关系为
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β01 = 3ω 0

β02 = 3ω 2
0

β02 = ω 3
0

（26）

理论上 β02 还包含 kxx1/m1 项，但远小于原项，故

可忽略不计。在磁悬浮轴承系统中，结合香农定理，

带宽选取范围一般为（0，2/T），T为系统计算采样频

率。在本研究中控制器采样频率为 20 kHz，理论取

值范围为（0，40 000）。一般来说，带宽选取越高，跟

踪速度与波形越好，但噪音影响更大，所以应当结合

工况条件进行合适的选取。反馈补偿参数 b在系统

中是时变的，在初始仿真时可近似取为 m1/ki1ks1ka1，

并根据仿真效果进行调整。

3 基于 ESO的磁悬浮转子仿真分析

3.1　ESO扰动观测分析　

本研究基于 Matlab/Simulink 进行仿真分析。

磁悬浮转子系统 PID+ESO 控制原理如图 8 所示。

ESO 参数通过观测扰动对比来进行调整，在调整参

数时不仅要考虑基础激励频率的影响，还要考虑转

速不平衡的影响。通过仿真调试，得到仿真参数分

别为 b=1，ω=2 kHz。由图 8 可以看出，ESO 可以

较好地观测模型中的扰动，但不同激励参数、不同转

速的扰动观测能力并不相同。

以基础激励参数为 15 Hz⁃2 mm 为例，在转速频

率为 100 Hz条件下通过进行 ESO 扰动观测，其效果

如图 9 所示。

3.2　PID与引入 ESO的转子仿真对比分析　

从控制逻辑上来讲，ESO 作为扰动观测器并不

影响原控制器的选取，ESO 的作用是在原有 PID 控

制上进行振动补偿。本节仿真选取同参数的 PID 控

制进行对比，分析引入 ESO 对不同基础激励的扰动

补偿能力。

首先，针对基础平动激励，激励参数选取静

浮 ⁃10 Hz⁃2 mm 以及转速频率 50 Hz⁃15 Hz⁃1 mm，

仿真时间取 2 s，各参数与第 1 节相同，选取转子 2 路

位移信号。 2 种情况下参数转子位移对比分别如

图 10，11 所示

由图 10 可以看出，在转子静浮条件下，相比

PID 控制，引入 ESO 使转子位移衰减了约 50%。由

图 11 可以看出，当引入转速信息后，转子波形的正

弦性变差，但 ESO 依然具备振动补偿能力，引入

ESO 补偿后的转子位移幅值由 0.028 mm 减小到

0.016 mm，振动位移衰减了约 42.8%。由此可见，

虽然转子转速会使 ESO 扰动补偿能力有所降低，但

整体来看其影响并不明显。

下面讨论 ESO 对基础转动激励与基础复合激

励的扰动补偿能力。同样地，基础转动激励参数选

取静浮⁃15 Hz⁃3 °，基础复合激励参数选取转速频率

100 Hz⁃（15 Hz⁃2 mm 平动）⁃（8 Hz⁃5 °转动），相关参

数与前面相同。基础转动激励与基础复合激励参数

转子位移对比分别如 12，13 所示

由图 12 可看出，基础转动激励下引入 ESO 的

转子位移响应衰减与基础平动激励是相似的，衰减

图 8　磁悬浮转子系统 PID+ESO 控制原理

Fig.8　PID+ESO control principle of magnetic rotor system

图 9　ESO 扰动观测效果

Fig.9　ESO disturbance observation effect

图 10　静浮⁃10 Hz⁃2 mm 参数转子位移对比

Fig.10　Static⁃10 Hz⁃2 mm rotor displacement comparison

图 11　转速频率 50 Hz⁃15 Hz⁃1 mm 参数转子位移对比

Fig.11　Rotational speed: 50 Hz ⁃ 15 Hz ⁃ 1 mm rotor displace⁃
ment comparison
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约为 50%。当考虑基础复合激励时，转子位移响应

变得复杂，是 2 种激励频率与不平衡共同耦合作用

下的位移响应，ESO 进行补偿后转子位移也不具有

规律性，在该参数下转子位移由 0.07 mm 减小到

0.04 mm，位移衰减了约 43%，依然具备减振能力。

4 基于 ESO的磁悬浮转子试验验证

4.1　试验平台介绍　

本研究所采用的磁悬浮转子系统试验台如

图 14 所示。作为典型的机电一体化系统，其主要包

括机械系统与电控系统两部分，机械系统包含径向

与轴向磁悬浮轴承、转子、保护轴承、电机和支承底

座等，电控系统包括位移传感器、变频器、功率放大

器、dSPACE 平台以及上位机等。

试验振动台为苏试 Dc 系列通用型电动振动台，

将磁悬浮转子试验台放置在振动台体上，可以模拟

磁悬浮转子承受的基础平动激励作用。基于振动试

验条件，本研究主要验证基础平动激励下引入 ESO

的磁悬浮转子振动补偿能力。基础激励下磁悬浮转

子系统现场图如图 15 所示。

4.2　PID与引入 ESO的转子试验对比分析　

为了验证加载 ESO 在各基础激励参数下的有

效性，进行了多组参数试验。由于 ESO 是外部加

载，因此将 ESO 设置为类似开关环节，通过切换进

行转子振动位移对比。基础激励时间取 8 s，在前 4 s
由 PID 控制采集转子位移，在后 4 s 引入 ESO 扰动

补偿采集对比后的转子位移。本节各参数均与仿真

保持一致，转子位移仍然取 2 路位移信号。

取激励参数为静浮 ⁃5 Hz⁃2 mm，转子位移对比

如图 16 所示。

图 16（a）中前 4 s 为 PID 控制下转子位移，后 4 s
为引入 ESO 后的转子位移；图 16（b）为数据处理后

转子位移减振效果的局部对比。由图 16（a）可以看

出，相比于 PID 控制下的转子位移，引入 ESO 补偿

图 16　静浮-5 Hz-2 mm 参数转子位移对比

Fig.16　Static-5 Hz-2 mm rotor displacement comparison

图 12　基础转动激励参数转子位移对比

Fig.12　Comparison of rotor displacements under rotational 
excitation of foundation

图 13　基础复合激励参数转子位移对比

Fig.13　Comparison of rotor displacements under composite 
excitation of foundation

图 14　磁悬浮转子试验台

Fig.14　Magnetic rotor system test rig

图 15　基础激励下磁悬浮转子系统现场图

Fig.15　Experiment of magnetic rotor with base excitation
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扰动后转子位移明显减小，振动位移从 0.003 3 mm
减 小 到 0.002 2 mm 左 右 ，转 子 位 移 衰 减 约 为

33.3%。但是，试验无法达到仿真中的衰减效果，这

是由于转子试验台存在内部固有干扰，无法进行观

测补偿，但从整体来看，试验依然验证了该控制算法

的有效性。

改变基础激励参数，取参数为静浮⁃10 Hz⁃1 mm及

转速频率 100 Hz⁃15 Hz⁃1 mm，其余参数同前。2 种

情况下参数转子位移对比如图 17，18 所示。

由图 17 可以看出，改变激励频率和振动幅值后

加载 ESO 依然具备振动补偿能力，其中转子位移幅

值 由 0.006 mm 减 小 到 0.004 mm，衰 减 率 约 为

33.3%。由图 18 可以看出，转子波形变差，该参数

下转子位移衰减率约为 34%，ESO 同样具备减振效

果。从整体来看，引入 ESO 的振动补偿可以使转子

位移衰减 30%~40% 左右。

以上试验从时域角度进行了控制减振效果的对

比，下面从频域角度进行说明。取激励参数为转速

频率 50 Hz⁃15 Hz⁃2 mm 的转子位移响应，通过快速

傅里叶变换（fast Fourier transform，简称 FFT）数据

处理，其参数转子位移对比 FFT 如图 19 所示。可

以看出，频域上主要体现为基础激励频率及其倍频，

由于基础激励的影响，图中转速频率信息并不明

显。通过振幅对比可知，不论是基础频率本身还是

倍频，引入 ESO 均可进行振动抑制，在该参数下基

础激励为 15 Hz主频的振幅衰减约 50%。

5 结  论

1） 建立了基础激励下磁悬浮转子运动方程并

搭建了系统机电一体化模型，仿真分析了基础激励

参数与 PID 控制参数变化对转子系统动力学响应的

影响规律，结果表明，基础激励下转子很容易发生碰

摩，PID 难以满足基础激励的控制要求。

2） 利用 ESO 将基础激励的等效力与耦合项作

为扰动进行振动补偿，基于磁悬浮转子系统设计了

ESO 并进行参数整定，通过仿真分析了引入 ESO 对

基础激励的振动补偿效果，试验结果表明，转子振动

位移衰减可达 30%~40%。
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