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［摘要］ 在高转速工况下， 磁悬浮系统的转子受到陀螺效应和弹性形变的耦合影响。 传统磁悬浮控制系

统动态特性的表征通常采用刚体动力学模型， 并忽略状态矩阵中的非对角线项以实现模型解耦。 本研究提出

了一种磁悬浮系统的弹性动力学建模方法。 方法考虑了磁悬浮轴承的时空相关非线性力学模型， 并结合泰勒

级数展开， 探讨了磁力线性模型的建模方法， 分析了磁力模型参数随空间位置变化的规律。 在此基础上， 结

合弹性动力学模型， 建立了磁悬浮风机系统的状态方程， 揭示了空间位置对磁悬浮风机动态特性的影响。 通

过模态分析方法， 构建了磁轴承关键位置的解耦频响函数， 并设计了反馈控制系统中的 ＰＩＤ （ｐｒｏｐｏｒｔｉｏｎａｌ⁃ｉｎ⁃
ｔｅｇｒａｌ⁃ｄｅｒｉｖａｔｉｖｅ ｃｏｎｔｒｏ） 控制器。 仿真结果表明， 与未考虑耦合的 ＰＩＤ 模型相比， 在外界激励下， 系统的振动

幅值减小。 本方法在控制器搭建过程中引入了考虑陀螺效应和外部力作用下转子弹性形变的弹性动力学模型，
并通过模态分析实现了模型的解耦， 所设计的控制器更适用于高转速工况下的磁悬浮鼓风机。
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０　 引言
磁悬浮鼓风机是将磁悬浮轴承、 高速电机和变频器融入传统风机而形成的一种高效、 节能、 环保

的新型鼓风机。 在可持续发展和节能减排的推动下， 磁悬浮鼓风机在航空航天、 压缩机、 鼓风机、 高

速机床、 人工心脏泵血等方面均有研究和应用价值［１ － ２］ 。
国内对磁悬浮轴承的研究起步较晚， 其技术仍有提升空间［３］ 。 徐龙祥等［４］ 设计了磁轴承数据采

集系统， 改变传统 ＰＩＤ 参数即可实现多种磁轴承的控制。 随后， Ｇｕａｎ 等［５］ 又提出了基于改进的全系

数自适应控制算法的 ＡＭＢ 系统扰动抑制方案， 在仿真和实验中， 系统的振动位移降低了 ４３％ 左右，
有效提高了控制性能。 Ｗａｎｇ 等［６］提出了一种基于 ＢＰ 神经网络的自抗扰控制 （ＡＤＲＣ） 策略， 通过仿

真和实验证明该策略在面对外界扰动时具有较强的鲁棒性， 提升了磁悬浮轴承控制性能。 宋荣荣［７］

设计了基于粒子群算法得到 ＰＩＤ 控制器， 考虑了惯性权重、 学习策略、 最大速度对于悬浮控制器性能

的影响， 实现了对悬浮控制器的优化。 冉少林［８］ 基于辨识的加权函数设计了 μ 控制器， 并进行性能

试验验证， 结果表明基于辨识权函数设计的 μ 综合控制器对转子过临界振动具有良好的抑制能力。 方

圆等［９］提出了一种基于自适应粒子群算法 （ＡＰＳＯ） 优化模糊 ＰＩＤ 控制器隶属函数的方法以及基于模

糊控制规则的权值来消减规则数目的参数优化方法。 仿真实验表明， 该方法相比传统方法能得到具有

更快响应速度和更小的超调量的模糊 ＰＩＤ 控制器。 国外学者主要集中在基于 ＰＩＤ 的优化算法及其控制

器设计方面。 Ｂｅｒｎｅｒ 等［１０］比较了两种不同的 ＰＩＤ 自动调谐器， 得出先进的工业 ＰＩＤ 自动调谐器性能

有显著提高。 Ｐａｄｕｌａ 等［１１］提出了一套标准 （整数阶） ＰＩＤ 和分数阶 ＰＩＤ 控制器的调整规则， 设计了

调节规则以便在对最大灵敏度进行约束的情况下最小化积分绝对误差， 得到分数阶积分作用并不是有

利的。 Ｍａｎｎ 等［１２］研究了不同的模糊 ＰＩＤ 控制器结构， 定义了一种类线性模糊控制器， 将模糊 ＰＩＤ 控

制器的设计视为两级调谐问题。 Ｈｕａｎｇ 等［１３］提出了一种实用的模糊比例积分微分 （ＰＩＤ） 控制系统设

计方法， 采用序列二次规划法整定编程算法。
上述学者在磁悬浮轴承控制机理、 控制器设计等方面研究取得了一系列成果， 但在高转速工况

下， 磁悬浮鼓风机的转子易受陀螺效应影响 （即状态矩阵非对角线元素数量级较大）， 发生弹性形

变， 利用上述学者的建模及解耦方法对高转速工况下的磁悬浮系统进行表征不够精确。 故本文建立了

磁悬浮系统的弹性动力学模型， 利用模态分析方法对其动力学模型进行解耦， 考虑了非对角线的元素

对动态特性影响， 结合解耦频响函数， 对 ＰＩＤ 反馈控制器进行设计。 最后， 利用仿真分析了磁力作用

下转子弹性形变对磁悬浮系统动态特性的影响， 验证了本文所提的考虑转子弹性动态特性的磁悬浮鼓

风机控制系统优化理论的正确性。

·１６·
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１　 磁悬浮鼓风机工作机理
１􀆰 １　 鼓风机工作原理

磁悬浮鼓风机的核心部件包括高速离心叶轮、 磁悬浮轴承、 同步永磁电机和变频器 ４ 个部分。 通

过线圈电流产生磁场， 由磁场产生吸力进而实现转轴的悬浮。 高速电机通过变频器产生的交变电流输

入电机定子产生交变磁场， 磁场带动转轴进行高速旋转。 与转轴一同旋转的叶轮带动空气从进气口进

入， 空气在蜗壳的导向与增压作用下成为具有一定压力与流速的气体， 从蜗壳的出风口导出。 磁悬浮

轴承通过输入线圈的电流产生磁场使转轴稳定悬浮， 在高速旋转时无机械接触及磨损， 也无需润滑油。
１􀆰 ２　 磁悬浮轴承磁力空间分布数学模型

以单自由度磁悬浮轴承转子系统进行分析， 在忽略重力影响的前提下， 当转子处在平衡位置时，
左右的磁轴承线圈中有着相同的偏置电流 Ｉ０ 。 如果转子受到外界的干扰向下偏移 ｙ， 传感器将检测到

的位移信号进行反馈， 与参考信号作偏差后传递到控制器中， 输出的控制信号分别送到两侧， 使得上

下轴承的电流分别为 Ｉ０ ＋ Ｉｙ 和 Ｉ０ － Ｉｙ 。 此时， 上方的磁轴承产生的电磁力增大， 下方侧轴承产生的电

磁力减小， 转子在合力的作用下往上偏移 ｙ， 重回平衡位置。
忽略铁芯中的回路磁滞损耗及线圈绕组漏磁的影响， 并将转子当作单质点来处理， 电磁力 Ｆ 根

据磁感应强度和转子与电磁铁之间的气隙面积 Ｓ 来计算， 其中电磁感应强度 Ｂ 根据电流 Ｉ 和转子与电

磁铁之间的气隙 ｙ 变化的。 利用泰勒公式对电磁感应强度 Ｂ 进行展开， 并简化到一阶项， 电磁力 Ｆ
可表示为

Ｆ ＝ μ０ＳＮ０ Ｉ２
０ ／ （４ｙ２ ）。 （１）

其中： μ０ 是真空磁导率； Ｎ０ 是线圈匝数。 从式 （１） 可以看出， 电磁力 Ｆ 和 Ｉ２
０ 成正比， 是关于电流

的二次函数， 为非线性力。
定义电流刚度系数 Ｋ ｉ 和位移刚度系数 Ｋｙ ， 根据简化后的模型， 系数可表示为： Ｋ ｉ ＝ ∂Ｆ ／ ∂Ｉ０ ＝

μ０ＳＮ２
０ Ｉ０ ／ （２ｙ２ ）；Ｋｙ ＝ ∂Ｆ ／ ∂ｙ ＝ － （μ０ＳＮ０

２ Ｉ２
０ ） ／ （２ｙ３ ） 。 其中： Ｋ ｉ 描述了电磁力随控制电流的变化率； Ｋｙ

描述了电磁力随转子位移的变化率。
根据牛顿第二定律和转矩定理将运动系统的微分方程简化， 并表示为矩阵形式。 如果考虑转子具

有单一平动自由度， 系统的状态方程可以简化为
ｙ·

ｙ··

é

ë
ê
ê

ù

û
ú
ú ＝

０ １
０ － （Ｋｙ ／ ｍ）[ ]

ｙ

ｙ·
é

ë
ê
ê

ù

û
ú
ú＋

０
（Ｋ ｉ ／ ｍ）[ ]Ｉ 。

２　 磁悬浮控制机理
利用动力学模型提取系统动态特征参数， 并针对实际动态特征参数提取最优控制参数。 首先需要

建立磁悬浮轴承的电流与位移模型， 通过泰勒级数展开的方法， 提取位移刚度以及电流刚度； 然后将

特定参数点的位移刚度结合转子动力学模型， 建立整体系统的动力学模型， 在系统动力学模型上通过

模态分析方法研究磁悬浮轴承系统动态参数空间的特征基向量， 并且利用模态叠加法研究系统在轴承

位置的动态频响函数。 通过离散的动态特征点， 基于 Ｌｅｖｙ 法建立连续的动态参数数学模型。
在此基础上， 利用此反馈控制方法建立针对于磁悬浮系统的动态特征参数， 建立反馈控制系统；

通过优化反馈控制系统的 ＰＩＤ 参数， 实现最优控制。 该方法与传统方法的区别在于， 传统方法是建立

的是刚性体的动力学模型， 未不考虑转子的变形； 而本文建立了弹性体动力学模型， 在此基础上求解

系统的动态特征参数， 在进行控制的过程当中考虑了系统的运行过程当中的受力变形的对系统的动态

特征的影响。

３　 磁悬浮系统弹性动态特性
为研究磁悬浮系统的动态特性， 预测磁悬浮转子在不同载荷作用下的振动形式。 在本研究中使用

·２６·
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模态实验获得转子的模态特性， 并测得前几阶固有频率和模态阻尼比， 再通过建模获得基础激励下转

子的传递函数。 通过对实体磁悬浮转轴的参数测量， 按照其尺寸材料参数 １∶１ 建模， 使模型和实际的

误差减到最小。
３􀆰 １　 磁悬浮系统弹性动力学模型

在 ＡＮＳＹＳ 中， ＢＥＡＭ１８８ 是 ３ 维线性 （具有 ２ 节点） 或 ２ 次梁单元， 此单元适合线性、 大角度

转动和非线性大应变问题， 因此选用其模拟磁悬浮轴承系统主轴转子。 ＣＯＭＢＩＮ１４ 具有 １ 维、 ２ 维

或 ３ 维应用中的轴向或扭转的性能， 故用其模拟轴承和主轴之间相互作用力。 考虑弹簧⁃阻尼器选

项中有 １ 维拉伸或者压缩单元， 故电磁线圈对转子的电磁力选用其进行模拟。 在此次磁悬浮系统

表 １　 磁悬浮鼓风机转子参数

Ｔａｂ􀆰 １　 Ｒｏｔｏｒ ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ ｏｆ ｔｈｅ ｍａｇｎｅｔｉｃ ｓｕｓｐｅｎｓｉｏｎ ｂｌｏｗｅｒ
单位： ｍｍ

转子 １ ２ ３ ４ ５ ６

半径 １７． ８ １９． ９ ３６． ６ ２０． ９ １７． ８ １４． ９

长度 ３５． ５ ３２． ２ ３６０． ０ ３３． ６ １９． ４ ２１． ６

弹性动力学仿真中， 添加 １ 个 ＢＥＡＭ１８８ 单元以

模拟主轴转子的动力学特征、 ２ 个 ＣＯＭＢＩＮ１４ 单

元以模拟轴承和主轴之间的相互作用力。 磁悬浮

鼓风机转子参数如表 １ 所示。 模型参数如下： 材

料为钢； 弹性模量为 ２􀆰 １ × １０１１ ； 泊松比为 ０􀆰 ２７；
密度为 ７􀆰 ８５ ｇ ／ ｃｍ３ ； 弹簧常数为 ４􀆰 ０ × １０１１ 。
３􀆰 ２　 基于模态分析的磁悬浮动力学模型解耦方法

表 ２　 系统固有频率图

Ｔａｂ． ２　 Ｎａｔｕｒａｌ ｆｒｅｑｕｅｎｃｙ ｄｉａｇｒａｍ ｏｆ ｓｙｓｔｅｍ

ＳＥＴ ＴＩＭＥ ／ ＦＲＥＱ ＬＯＡＤ ＳＴＥＰ ＳＵＢＳＴＥＰ ＣＵＭＵＬＡＴＩＶＥ
１ ０ １ １ １
２ ０． ８３６ ９７ ×１０ －４ １ ２ ２
３ １６１． １８０ ００ １ ３ ３
４ １６１． １８０ ００ １ ４ ４
５ １９４． ０２０ ００ １ ５ ５
６ １９４． ０２０ ００ １ ６ ６

　 　 为研究模态参数， 建立模态振型组成的特征基

向量， 采用无阻尼的模态分析方法进行模态分

析， 模态数量设置为 ６ 个， 阻尼比设置为 ０􀆰 ０３，
求解系统的固有频率及模态振型。 系统固有频率

如表 ２ 所示， 模态振型如图 １ 所示。
图 １ 所示的是转子的 ６ 阶模态振型图， 可看

出磁悬浮轴承转子的振动形式为在 Ｘ 轴、 Ｙ 轴、
Ｚ 轴方向上的平动和绕 Ｚ 轴的转动。 通过模态

振型可了解转子系统振动的分布方式， 在给定振

动频率和振动幅度的情况下， 可通过叠加模态振型， 来计算出振动状态。 ６ 阶模态振型作为解耦正交

模型的基向量， 通过建立模态振型构成的基空间， 可对任意频率下的主轴系统模型进行仿真。

图 1 6 阶模态振型图
Fig.1 Shape diagram of six order modes
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３􀆰 ３　 磁悬浮系统关键位置动态特性分析

在模态分析的基础上， 选用模态叠加法对系统上轴承安装部位 Ｘ 方向和 Ｙ 方向的关键位置进行

频响函数的模拟。 对两个 ＣＯＭＢＩＮ１４ 单元施加 Ｘ 方向和 Ｙ 方向的约束， 然后对转轴安装轴承部位的

轴处施加 Ｘ 方向和 Ｙ 方向的简谐力 （Ｘ， Ｙ 轴单独施加力单独分析）， 根据模态分析结果设置谐响应

对应参数并进行仿真计算。 以模态分析中模拟出的模态振型为特征基， 叠加求取其他频段力作用情况

下的转子系统振动频响函数或者振动幅值。 在 ＴｉｍｅＨｉｓｔ Ｐｏｓｔｐｒｏ 中导入模态分析的结果， 可得到转轴

在单个方向上的频响关系 （实部、 虚部的数据） 如图 ２ 所示。

图 2 转轴在单方向上的频响关系
Fig.2 The frequency response of rotating shaft in one direction

a）虚部曲线 b）实部曲线
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４　 基于转子动力学模型的磁悬浮控制器设计
模态分析得到的关键位置正交方向的频响函数为离散频响函数， 即各个频率的频响函数实部和虚

部， 但缺少频响函数模型， 因此需要通过拟合方法连续频响函数， 方便对 ＰＩＤ 参数进行优化。 本文选

取 Ｌｅｖｙ 法， 将离散频响函数拟合成连续频响函数， 得到频响函数数学模型， 并且根据数学模型以及

反馈系统对 ＰＩＤ 模型参数进行优化。
４􀆰 １　 磁悬浮关键位置动态特性连续表征方法

当系统在 ｐ 点激励， ｌ 点测量时， 其传递函数可写成如下的有理分式

Ｈｌｐ（ ｓ） ＝ （ａ０ ＋ ａ１ ｓ ＋ ａ２ ｓ２ ＋ … ＋ ａｍｓｍ） ／ （１ ＋ ｂ１ ｓ ＋ … ＋ ｂｎｓｎ） ＝ Ｕ（ ｓ） ／ Ｄ（ ｓ）。 （２）
其中： ａｉ、 ｂｉ为有理数； ｓ ＝ ｊω； ｎ ＝ ２Ｎ； ｍ ≤ ２Ｎ － ２； Ｎ 为系统的自由度数； Ｕ，Ｄ 分别为待识别参数

ａ 和 ｂ 的线性函数。 采用最小二乘法， 即可将式 （２） 归结为线性方程求解问题。 在式 （２） 分子分

母的系数被确定之后， 令分母为零， 即可求得极点、 固有频率及阻尼因子， 进而利用部分分式展开

式， 便可求得 Ｈｌｐ（ωｒ） 在极点的留数以及模态系数 ΦｌｒΦｐｒ。
上述方法适合单点频响函数的逐态拟合以及总体逐阶模态拟合， 但仍存在易出现系数矩阵的病态

问题等缺点， 相匹配的改进办法是利用正交多项式， 降低求解方程的阶次， 从而降低系数矩阵约条件

数。 由线性理论可知， 对于稳定的线性系统， 传递函数中各系数可用频响函数完全确定。 因此只要在

实验中测得系统的各阶段频响函数， 就可求出式 （２） 的各系数。
为了测试得到的频响函数 􀭾Ｈｌｐ（ω ｊ），ｊ ＝ １，２…，ｍ 识别式 （２） 中的各系数 ａｉ，ｂｉ ， 试验时选取 ｍ 个

激振频率 ω ｊ，ｊ ＝ １，２…，ｍ 测试出相应的频响函数及其实部和虚部， 分别记为 􀭾ＨＲ
ｊ （ω ｊ）， 􀭾ＨＩ

ｊ （ω ｊ） ， 如果

理论频响函数在 ω ｊ 时的值用 Ｈｌｐ（ω ｊ） 表示， 则理论值与实际值之间的误差为

ε ＝ Ｈｌｐ（ω ｊ） － 􀭾Ｈｌｐ（ω ｊ） ＝ Ｎ ｊ ／ Ｄ ｊ － 􀭾Ｈｌｐ（ω ｊ）。 （３）
　 　 为了方便数学处理， 将式 （３） 两端同时乘以 Ｄ ｊ， 则得到加权的误差函数 Ｅ ｊ ＝ Ｄ ｊε ＝ Ｎ ｊ －

·４６·
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Ｄ ｊ
􀭾Ｈ（ω ｊ） ＝ Ｘ ｊ ＋ ｊＹ ｊ 。 因为加权误差函数是参数 ａｉｂｉ 的线性函数， 所以 Ｅ ｊ 也是 ａｉｂｉ 的线性函数， 对所有

的测试频率 ω ｊ，ｊ ＝ １，２，…，ｍ 取误差函数 Ｅ ｊ 的总方差为目标函数， 即

Ｊ ＝ ∑
ｍ

ｊ ＝ １
Ｅ ｊＥ∗

ｊ ＝ ∑
ｍ

ｊ ＝ １
（Ｘ２

ｊ ＋ Ｙ２
ｊ ）。 （４）

ω ｊ 为激振频率， 􀭾ＨＲ
ｊ 和 􀭾ＨＩ

ｊ 为测得的频响函数， 是已知量， 因此式 （４） 只是 ａｉ、 ｂｉ 的函数。 为了使总

方差最小， 利用多元函数求极值的方法求解 Ｊｍｉｎ为

∂Ｊ ／ ∂ａｉ ＝ ０，ｉ ＝ １，２，…，ｍ； （５）
∂Ｊ ／ ∂ｂｉ ＝ ０，ｉ ＝ １，２，…，ｍ。 （６）

由式 （５） 和式 （６） 得出一组以 ａｉｂｉ 为未知量的线性方程组， 将其写成矩阵形式为

［Ａ］｛Ｘ｝ ＝ ｛Ｂ｝。 （７）
其中： ｛Ｘ｝ ＝ ｛ａ０ ，ａ１ ，…，ａｍ，ｂ０ ，ｂ１ ，…，ｂｎ｝Ｔ ， ［Ａ］ 和 ｛Ｂ｝ 中的元素均为由 ωｊ， 􀭾ＨＲ

ｊ 和􀭾ＨＩ
ｊ 为确定的常数。

求解式 （７） 可以得到传递函数中的各系数 ａｉ、 ｂｉ， 得到传递函数。 将模态叠加法求得的实部虚部数据

导入 Ｌｅｖｙ 法的程序中迭代求解， 忽略径向自由度间的惯性耦合和陀螺效应， 可求得传递函数为

Ｈｌｐ（ ｓ） ＝ ∑
５

ｉ ＝ １
２（Ｕｒ（ ｉ） ｓ ＋ Ｕｒ（ ｉ）α（ ｉ） － Ｖｒ（ ｉ）β（ ｉ）） ／ （ ｓ２ ＋ Ｃｒ（ ｉ） ｓ ＋ Ｋｒ（ ｉ））。 （８）

式 （８） 参数如表 ３ 所示。

表 ３　 传递函数参数

Ｔａｂ． ３　 Ｔｒａｎｓｆｅｒ ｆｕｎｃｔｉｏｎ ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ

参数 ｉ ＝ １ ｉ ＝ ２ ｉ ＝ ３ ｉ ＝ ４ ｉ ＝ ５

α（ ｉ） ４． ０９８５ × １０３ － ３６２． １３６９ － ３． ５７０１ × １０３ － １． ６６９５ × １０４ － ３６８． ０３９７　

β（ ｉ） ０ ６． ０００６ × １０３ ６． ５３１３ × １０３ ０ ２． １２２８ × １０４

Ｃｒ（ ｉ） － ８． １９７０ × １０３ ７２４． ２７３９ ７． １４０２ × １０３ ３． ３３９０ × １０４ ７３６． ０７９３

Ｕｒ（ ｉ） － ３． ９３５２ × １０ － ３ － ８． ３１５１ × １０ － ６ － ８． ３０４６ × １０ － ７ － ２． ６８５４ × １０ － ８ － ２． １７９５ × １０ － ８

Ｖｒ（ ｉ） ０ ９． ８２４８ × １０ － ７ － ５． ９４４３ × １０ － ５ ０ － ３． ５０５３ × １０ － ８

Ｋｒ（ ｉ） １． ６７９８ × １０７ ３． ６１３８ × １０７ ５． ５４０４ × １０７ ２． ７８７２ × １０８ ４． ５０７５ × １０８

４􀆰 ２　 磁悬浮系统控制器建模

ＰＩＤ 控制是目前应用最为广泛的控制策略。 本文拟采用 ＰＩＤ 模型建立磁悬浮轴承控制器， 为优化

ＰＩＤ 参数， 首先通过 Ｌｅｖｙ 法根据数值模拟数据建立连续频响函数， 提取模态参数， 而后结合模态模

型对 ＰＩＤ 参数进行优化。 图 ３ 所示的是磁悬浮轴承闭环 ＰＩＤ 控制框图。

图 3 磁悬浮转子系统闭环 PID 控制框图
Fig.3 Closed-loop PID control block diagram of the magnetic suspension rotor system

e(t)

KI∫e(t)dt

KPe(t)

KD

t
0 1+b1s+b2s2

de(t)
dt

a0+a1s+a2s2Hlp=

G(s)

将图 ３ 模型简化之后， 在 Ｓｉｍｕｌｉｎｋ 中添加以下模块： “正弦信号” “反馈” “ＰＩＤ 控制” “传递函

数” “示波器” 等模块， 如图 ４ 所示。 通过预先设定 ＰＩＤ 参数值， 再将式 （８） 的传递函数输入到

·５６·
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Ｓｉｍｕｌｉｎｋ 中， 观察其对 ＰＩＤ 参数的修正作用， 得到 ＫＰ ＝ ２􀆰 ６８８ ２、 ＫＲ ＝ ０􀆰 ００１ １、 ＫＤ ＝ ６２􀆰 ３２５ １。
如图 ５ 所示， 未加入传递函数时， 磁悬浮系统单方向单位阶跃响应波形在刚开始时产生振荡， 再

渐渐趋于平稳。 利用传递函数对 ＰＩＤ 参数的修正后， 单位阶跃响应误差、 超调量变小， 在更短的时间

内达到较为稳定的状态。

图 5 磁悬浮系统单方向单位阶跃响应
Fig.5 Unidirectional unit step response of the magnetic levitation system

图 4 磁悬浮转子系统闭环 PID 控制简化模型
Fig.4 Simplified closed-loop PID control model of the magnetic suspension rotor system
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４􀆰 ３　 磁悬浮系统控制器仿真及其有效性验证

在 Ｓｉｍｕｌｉｎｋ 中对最优 ＰＩＤ 参数下波形和非最优 ＰＩＤ 参数下波形进行监测， 得到如图 ６ 所示的波形

监测图。 从图 ６ 中可看出， 在非最优 ＰＩＤ 参数下， ＰＩＤ 输出的波形与原波形相比具有明显的误差； 在

最优 ＰＩＤ 参数下， ＰＩＤ 输出的波形与原波形相比无明显误差。 优化后的 ＰＩＤ 曲线误差较小， 效果良

好， 在最大超调量、 稳态误差和调整时间等方面都优于其他参数。

图 6 不同 PID 参数下波形监测图
Fig.6 Waveform monitoring diagram under different PID parameters

a）非最优 PID 参数 b）最优 PID 参数

·６６·
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５　 总结
为解决高转速离心力、 电磁力耦合作用下的转子变形对磁悬浮鼓风机稳定性的影响问题， 本文提

出一种考虑转子弹性动态特性的磁悬浮鼓风机控制系统优化方法， 探索了空间位置驱动下磁力模型参

数的变化规律， 建立了磁悬浮轴承关键位置解耦频响函数， 并对反馈控制系统中的 ＰＩＤ 控制器进行了

优化。 利用有限元仿真对建立的磁悬浮系统 ＰＩＤ 控制方案进行验证， 结果表明， 本文所提优化方法提

高了高转速离心力和电磁力耦合作用下磁悬浮鼓风机的稳定性， 且最优 ＰＩＤ 参数下的控制器输出稳态

误差比常规 ＰＩＤ 参数下的稳态误差更小， 满足磁悬浮轴承控制要求。
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