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电磁球型关节全悬浮转子抑振油腔廓形优化
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摘要：为满足极端非结构环境对关节变刚度控制性能的特殊需求，解决球型关节普遍存在的电磁

驱动结构复杂、耦合磁场建模困难、磁矩奇异性等问题，基于永磁转子轴线始终转向旋转磁场轴线的旋

转定轴效应，设计了一种通过旋转磁场轴线控制驱动的两自由度电磁柔性球型关节。由于永磁体转子

产生瞬时交变耦合磁矩，针对滚动轴承刚性支撑永磁转子导致的关节输出末端振动的问题，提出一种全

悬浮转子多楔形效应动压油膜振动抑制方法。通过建立密封腔油膜流体动态特性方程推导了电磁与转

子动压油膜复合变刚度转子系统动力学方程，以转子系统稳定性最优为目标，对密封腔廓形尺寸和数量

进行优化设计。仿真和试验结果表明：全悬浮转子系统方案能够有效减小输出端摆动误差，振动幅值最

大可减小 55.70%，为新型电磁关节抗干扰理论研究奠定了基础。
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Optimization for Profiles of Vibration-Suppressing Oil Cavities in 
Electromagnetic Spherical Joint Fully Suspended Rotors
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Abstract： In order to meet the specific requirements of extreme non-structural environment on vari⁃

able stiffness control performance of the joints， and to address the common problems such as electromag⁃
netic drive structure complexity， coupled magnetic field modelling difficulties， magnetic moment singular⁃
ity， a two-degree-of-freedom electromagnetic flexible spherical joint， driven through the axis control of the 
rotating magnetic field， was proposed based on the rotational coaxial effect that the lateral coupling mag⁃
netic moment drived the axis of the permanent magnet rotor to turn to the axis of rotating magnetic fields.  
Since the instantaneous alternating coupling magnetic moment， which generated by the permanent magnet 
rotor， gave rise to a vibration problem at the output end of the joints if a rigid rolling bearing was used to 
support the permanent magnet rotor， this paper put forward dynamic pressure oil film vibration suppression 
method of a fully-suspended rotor based on multi-vee effect.  The fluid dynamic characteristic equation of 
the oil films in sealing cavities was derived， thereafter， rotor system dynamics equation with combined vari⁃
able stiffness by the electromagnetic stiffness and the stiffness of rotor dynamic pressure oil film was de⁃
duced， and the contour size and number of sealing cavities were optimized with the goal of optimal stability of 
the rotor systems.  Simulations and experiments demonstrate that the fully suspended rotor system scheme 
may reduce the output end’s swing errors effectively， with a maximum reduction in vibration amplitude by 
55. 70%， laying a foundation for the theoretical research of anti-interference in novel electromagnetic joints.

Key words： electromagnetic spherical joint； rotating magnetic coaxial effect； critical electromagnetic 
frequency； profile optimization； vibration suppression

0 引言

传动关节是确保机械臂末端执行器实现精确

定位和交互性能的关键因素，直接影响机械臂的

灵活性与环境适应性。宇航和核电站等环境具有

非结构化、干扰性强、安全性差等特征，对传动关

节的性能需求颇为严苛，不仅需要结构紧凑、功重

比大，还要具有较好的柔顺性和抗干扰能力。关

节可变参数繁多，实现其高度集成与高性能设计

无疑是一项极具挑战性的任务。
针对极端工作条件，由于传统刚性机械关节

难以实时响应外部载荷变化来减缓刚性冲击，故
收稿日期：2025 - 01 - 03
基金项目：国家自然科学基金（62173059）

·· 374



电磁球型关节全悬浮转子抑振油腔廓形优化——孙立峰  张永顺  鲁天宇  等

开发刚柔并济的变刚度柔性关节已成为国内外研

究焦点。现有柔性关节包括：①液压柔性关节，利
用液压缸和液压马达等液压组件驱动［1-2］，借助油

液的流体特征实现关节的柔性控制，受限于高性

能液压组件的供给，液压柔性关节普遍存在尺寸

及质量偏大、动态柔性不足等问题。②气动柔性

关节利用气体的柔性特征来实现关节柔性效

果［3-4］。该关节虽具有结构简单、柔顺性高等优

点，但受限于高压气体的非线性特性，其频响特

性、刚度特性及动态稳定性还有待提升。③电驱

动柔性关节采用电机驱动方式，通过精确控制电

机的力矩输出来改变系统的柔性［5-6］，因结构紧

凑、动态性能优越等特点而成为柔性关节研究的

主要趋势，但仅依靠力矩输出控制难以满足被动

柔顺的需求，因此电驱动柔性关节通常采用串联

弹性元件的方式来弥补柔顺不足［7］。依据不同调

节方式，电驱动柔性关节可划分为主动变刚度柔

性关节和被动变刚度柔性关节。
相较于传统多自由度电磁驱动球型关节，本

文提出的电磁变刚度球型关节基于旋转定轴效

应，依靠永磁转子空间磁矩在侧摆和俯仰方向的

正交解耦，可确保关节在两自由度方向上的精准

运动［8］。电磁球型关节易于控制、灵活性好、环境

适应性强，通过调整输入电流便可实时改变关节

输出刚度，应用前景良好，具有重要的研究价值。
研究表明，尽管旋转定轴电磁变刚度球型关

节优势明显，但由于永磁体转子绕空间轴线高速

旋转，并输出侧摆和俯仰两方向的瞬时空间交变

磁矩，如果永磁体转子采用滚动轴承刚性支撑连

接，必然产生振动，因此，解决永磁体转子振动问

题成为至关重要的任务。尤其是，工作环境对电

磁变刚度关节的干扰将加剧振动情形，降低关节

操作性能。为此，本文以缓冲转子系统振动和提

高变刚度性能为目标，提出了转子系统非接触式

驱动模式，利用多楔形效应优化油腔结构承载能

力［9］，拓宽油膜的收敛区间，从而提高电磁球型关

节在干扰环境中的工作稳定性。
本文通过构建多楔形油腔流体动压润滑模

型，借助油腔端面油膜压力，确定转子轴向偏心最

小的端面廓形；并采用小参数法得到油膜侧壁动

态特性参数［10］，结合电磁刚度影响，借助稳定性分

析方法，以最大当量刚度为设计标准、临界电磁频

率为限制条件，最终得到油腔侧壁廓形优化函

数。实验证明，多楔形油腔支撑更具有稳定优越

性，有效抑制了瞬时交变磁矩对关节稳定性的影

响。实验结果不仅为提升电磁关节转子系统的动

态特性、加强整体稳定性提供了有力的理论支撑，
还为后续关节的改进与升级奠定了基础。

1 电磁球型关节结构

电磁球型关节结构如图 1 所示，包括作为定

子的三轴正交组合线圈（图 1a）和万向随动机构

（图 1b）两部分。作为定子的三轴正交排布线圈

由鞍型线圈和圆形亥姆霍兹线圈组合构成，鞍型

组合线圈能量密度高，结构紧凑。作为十字万向

节变形结构的万向随动机构通过支撑架与固定端

连接，以保证关节输出端不发生自转角度偏转；在
传动环外侧两正交支撑轴上分别安装阻尼器与绝

对编码器，用于关节的运动实时控制与观测；传动

环内侧为转子系统，包括转子和密封油腔，通过不

断改变定子生成的旋转磁场轴线来调节随动永磁

转子空间姿态从而改变输出轴方位。

随动机构在工作过程中可实现万向灵活转

动，但由于转子在空间姿态控制过程中会受到摩

擦、负载、外界电磁干扰等未知因素的影响，当采

用刚性连接支撑方式时，转子产生的振动将直接

作用在输出轴末端，影响关节定位精度和稳定性，
故采用动油膜悬浮转子支撑方式，以油膜的动态

特性吸收抑制转子振动，实现输出轴末端定位精

度和稳定性。两种支撑方式简图见图 2。
为了提高油膜支撑能力与稳定性，对密封油

腔廓形进行优化设计。受多楔形效应的启发［11］，
由于在流体力学中，二次曲线凸起具有受力均匀、
流动阻力小，且在结构设计中具有便于优化的特

点，故在侧壁上增设 N个圆柱形凸起，上下端面

优化廓形设置 Nd个二次曲面廓形，由此在供油充

图 1　电磁球型关节结构

Fig.1　Structure of electromagnetic spherical joint

·· 375



中国机械工程  第  37 卷  第  2 期  2026 年  2 月

分时，油腔内壁与转子表面之间形成了多个收敛

的楔形空间，且每一楔形空间均产生稳定油膜动

压力，使转子达到动油膜支撑下的全悬浮效果。

2 转子系统动态特性参数计算

为获得转子最优多楔形油腔支撑廓形，需要

对电磁球型关节转子系统稳定性进行分析，因此，
首先要得到转子系统动态特性参数。采用多楔形

油腔支撑方案时，永磁转子受油腔内油膜作用力

及定子线圈产生的电磁场共同支撑，故需综合考

虑油-电复合作用对转子稳定性的影响。
2.1　油膜压力与油膜动态特性系数

图 3 中，转子与转子的密封油腔组成了一个

转子系统。由于油腔是封闭结构，为完成对油腔

内廓形的设计以及对油腔内油膜压力的解算，需

要对油腔侧壁及上下端面构建转子系统坐标系。

图 3a 是转子侧表面与油腔侧壁间的坐标系；图 3b
是图 1c 中端面A-A区域的局部表示，用于端面廓

形的设计与油膜厚度计算，是端面的俯视情况；图

3c 同样是端面的坐标系，是油腔端面与转子间的

侧视情况。当供油足够充分时，随着永磁转子转

速与楔形空间内油液流量的增大，油腔内满足形

成动压油膜的必要条件。当转速稳定时，转子会

悬浮在油腔某一偏心位置，油腔内油膜厚度可以

通过几何关系确定。
在图 3a 油腔侧壁坐标系中，以油腔圆心O1为

原点建立转子初始坐标系O1X0Y0，以转子圆心O2

为原点建立转子稳定点坐标系 O2X1Y1。R1 和 R2

分别表示转子的最大半径与油腔的内径，故最大

径向间隙 c=R2-R1；R3表示侧壁优化廓形圆柱凸

起半径，凸起圆心 O3 距油腔圆心 O1 的圆心距为

e1，它满足 e1=R1+cmin+R3。当转子随旋转磁场

转动且到达动压润滑稳定阶段时，根据流体动压

润滑理论，两坐标系间会产生某一偏位角 φ，且转

子会平衡于油腔某一偏心位置，偏心大小为 e0，故
稳定点坐标系由此确定。

选择A-A区域建立上下端面坐标系，如图 3b
所示，图中 R4代表转子端面半径。当转子稳定转

动时，根据流体动压润滑理论，最终转子会稳定在

偏离油腔 Z轴方向中心位置的某一位置处，如图

3c 所示，偏心大小为 ed，其中，L为转子侧向有效

高度，H为转子最大高度。

忽略曲率半径对油膜压力的影响，对油腔侧

壁及上下端面进行展开，如图 4 所示。

图 4　油腔平面展开图

Fig.4　Plan view of the seal chamber

对于油腔侧壁廓形，结合图 3a 油腔侧壁坐标

系，侧壁油膜厚度 h如图 4a 所示，根据油腔侧壁廓

形的三角函数关系，在稳定点坐标系 O2X1Y1中容

易解得：

图 3　转子系统坐标系

Fig.3　rotor system coordinate system

图 2　永磁体转子支撑方式

Fig.2　Permanent magnet rotor support method
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h=
ì
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c+ e0 cos θ                                θ∉ Ω
e0 cos θ+ e1 cos α c -

    R 2
3 - e2

1 sin2α c - R 1        θ∈ Ω
（1）

式中：Ω为侧壁凸起区域的集合；αc为凸起区域动点 S和中

点 S0分别与转子圆心O2连线的夹角。

在油腔上下端面中，端面由 Nd个二次曲面周

向阵列排布，曲面凸起高度与角度 θ的关系为

h t ( θ )= 0.002 95 N
2

d

π2 ( 2π
N d
θ- θ 2 ) （2）

式中：ht为随角度 θ变化的端面廓形高度。

结合图 3b 和图 3c 中坐标系，可得到图 4b 中

端面油膜厚度 hd：

hd = h z - H
2 ± ed - h t ( θ ) （3）

式中：hd为上下端面油膜厚度 hs和 hx的统称；hz为油腔上下

两端面最大距离。

因此，根据质点运动方程、连续方程和 N-S
方程，可分别建立侧壁非定常运动雷诺方程与端

面油膜的雷诺方程［12］：
∂

∂θ ( h
3

η
∂p
R 2

1 ∂θ
)+ h3

η
∂2 p
∂Z 2 = 6u c ∂h

R 1 ∂θ +

12( ΔẎ cos θ+ ΔẊ sin θ ) （4）
1
r 2

∂
∂θ ( h

3
d

η
∂pd

∂θ )+ ∂
∂r ( h

3
d

η
∂pd

∂r )= 6ud
∂hd

r∂θ （5）

式中：η为油液动力黏度；p为侧壁油膜压力分布，pd 为上

下端面油膜压力 ps和 px的统称；h、hd分别为侧壁及上下端

面油膜厚度；uc 为油腔侧壁与转子间的油膜速度；ud 为端

面油膜 r轴方向速度分布；ΔẊ、ΔẎ分别为 O2X1Y1 平面内

转子 X、Y轴方向速度变化量。

对于油膜雷诺方程式（4）及式（5），根据动压

油膜特性，借助对称分布关系简化计算，为降低计

算变量复杂度，结合电磁频率 f，引入量纲一参数：

Z̄= 2Z
L

        h̄= h
c

        p̄= pc2

4πηfR 2
1

χ= ( 2R 1

L
)2        X '=

ΔẊ
2πfc         Y '=

ΔẎ
2πfc

r̄= r
R 4

        h̄d = 2hd

h z - H
        p̄d = pd ( hz - H )2

48πηfR 2
4

则式（4）、式（5）的量纲一形式为
∂

∂θ ( h̄3 ∂p̄
∂θ )+ χh̄3 ∂p̄

∂Z̄ 2
=

3 ∂h̄
∂θ + 6(Y ' cos θ+ X ' sin θ ) （6）

∂
∂θ ( h̄3

d
∂p̄d

∂θ )+ r̄ 2 ∂
∂r̄ ( h̄3

d
∂p̄d

∂r̄ )= r̄ 2 ∂h̄d

∂θ （7）

将最接近实际情况的 Reynolds 边界条件作

为油膜压力分布数值求解边界条件［13］。侧壁及端

面油膜边界条件可分别表示为

ü

ý

þ

ïïïï

ïïïï

p̄|-Z= 1 = 0 ∂p̄
∂Z̄

|-Z= 0 = 0

p̄|θ= 0 = p̄|θ= 2π = 0
（8）

ü
ý

þ

ïïïï

ïïïï

p̄d|-r= 0 = p̄d|-r= 1 = 0     p̄d|θ= θg 2 = p̄d|θ= ( k- 0.5 )θg

∂p̄d

∂θ |θ= θg /2 = ∂p̄d

∂θ |θ= ( k- 0.5 )θg
   k= 2，3，⋯，N d

（9）

根据多楔形油腔内油液动压润滑的支撑方

式，由于转子侧向振动对关节输出端转角的影响

较大，故忽略转子轴向振动，假设转子轴线始终与

油腔轴线平行，利用小参数法，将转子在稳定点坐

标系 O2X1Y1 中受到的微小扰动量代入侧壁油膜

厚度和压力的计算公式中，从而得到油膜厚度及

油膜压力随扰动的变化公式：
ü

ý

þ

ï
ïï
ï

ï
ïï
ï

h'= h+ Δh= h+ ΔX sin θ+ ΔY cos θ
p'= p ( θ，Z；ΔX，ΔY，ΔẊ，ΔẎ )=
    p0 + pXΔX+ pYΔY+ pẊΔẊ+ pẎΔẎ

（10）

式中：p0 为转子稳定旋转阶段侧壁油膜动压力分布；pX、

pY、pẊ、pẎ 分别为油膜压力 p在平衡位置处对扰动位移和

扰动速度的偏导数，即侧壁油膜扰动压力分布。

将式（10）代入式（4），经过量纲一化处理、偏

导化简，得到扰动压力方程［14］：
∂

∂θ ( h̄3 ∂p̄ ζ
∂θ )+ χh̄3 ∂2 p̄ ζ

∂Z̄ 2
=

ì

í

î

ï

ï

ï

ï

ï
ïï
ï
ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï
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ï
ï
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3 ∂h̄
∂θ ζ= 0

-9 sin θ
h̄0

∂h̄0

∂θ - 3h̄3
0

∂
∂θ ( sin θ

h̄0
) ∂p̄0

∂θ + 3cos θ ζ= X

-9 cos θ
h̄0

∂h̄0
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0

∂
∂θ ( cos θ

h̄0
) ∂p̄0

∂θ - 3sin θ ζ= Y

6sin θ ζ= Ẋ

6cos θ ζ= Ẏ

 （11）
借助式（8）、式（9）的 Reynolds 边界条件，以

永磁转子的重力与油膜压力在 X0轴、Y0轴正交分

解的平衡关系作为油膜压力收敛条件，采用有限

差分法对式（6）、式（7）进行离散化求解，获得转子

侧壁及上下端面油膜动压力分布 p0、ps 和 px。同

时，借助侧壁油膜动压力分布 p0 求解结果对式

（11）求解，以获得扰动压力分布情况。

永磁转子在扰动源的影响下，侧壁油膜作用

力通常不会线性变化，但在扰动足够小时可近似

为线性变化，将油膜作用力在平衡位置处展开泰

勒级数，并忽略高阶项可得
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ΔẎ （12）

式中：X0、Y0为转子的平衡位置。

通过积分计算，将油膜作用力在 O2X1Y1平面

上正交分解后，可得到
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FX = -∫
-L 2

L 2 ∫
0

2π

p0 sin θR 1 dθdZ

FY = -∫
-L 2

L 2 ∫
0

2π

p0 cos θR 1 dθdZ
（13）

式中：FX、FY为O2X1Y1平面内油膜正交分解力。

根据刚度和阻尼的定义，推导出多楔形油腔

侧壁油膜的 8 个动态特性系数为［14］
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式中：K为油膜刚度系数矩阵；C为油膜阻尼系数矩阵。

2.2　关节电磁刚度

当转子轴线与磁场轴线不重合时，在空间磁

矩的作用下便产生了电磁刚度。为了求得该刚

度，关节系统受力分析如图 5 所示。图中，Ox1y1z1

为旋转磁场坐标系；Ox2y2z2 为关节输出坐标系，

它与转子稳定点坐标系O2X1Y1Z重合。根据欧拉

旋转定理，关节输出坐标系绕空间某一定轴 Ox3

旋转 ϕ角后可得到旋转磁场坐标系，因此，令 Oz3

与Oz2重合，从而建立定轴磁矩坐标系Ox3y3z3。

根据耦合磁理论［8，15］，关节在空间三方向的平

均输出磁矩可表示为
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úsin ϕ ( rx cos ( ψ+ δ )+ ry sin ( ψ+ δ ) )
sin ϕ ( ry cos ( ψ+ δ )- rx sin ( ψ+ δ ) )
sin δ ( 2cosϕ+ r 2

x + r 2
y - r 2

x cos ϕ- r 2
y cos ϕ )

（14）

其中，B 0 为旋转磁场强度；m0 为永磁转子磁偶极

矩幅值；δ为转差角；ϕ和 ψ分别为关节运动过程

中随动系统绕定轴磁矩旋转轴 Ox3 与 Oz2 的偏转

角度，具体表示为
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ϕ= arccos nB ⋅ nm
|| nB || nm

= arccos ( cos α0 cos β0 )

ψ= arccos nx2 ⋅ nx3
|| nx2 || nx3

= arccos cos β0 sin α0

1 - cos2α0 cos2 β0

    （15）

根据 Rodrigues 旋转公式，旋转轴 r为平行于

定轴磁矩旋转轴Ox3的单位矢量，表示为［8］
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（16）

当关节稳定工作在某一目标位置时，永磁转

子会跟随旋转磁场沿其轴线匀速转动，若此时转

子受到外界因素干扰，会使关节输出末端偏离稳

定工作位置，由于偏转角度 ϕ很小，此时转差角对

恢 复 磁 矩 的 影 响 便 可 忽 视 ，即 δ=0°，联 立 式

（14）～式（16）得输出磁矩为
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0

设输出端沿干扰力 F方向的变形量 S= lϕ，

其中，l为力 F的作用点到电磁变刚度关节中心的

距离。干扰力 F对电磁变刚度关节产生的力矩应

与旋转定轴磁矩 Tx 相等，结合刚度定义，并有

sin ϕ/ϕ≈ 1，推导出关节电磁刚度 k的表达式为

k= Tx

l 2ϕ
= m 0B 0

2l 2 （17）

2.3　转子系统油-电复合刚度

在扰动过程中，关节永磁转子借助油膜的黏

性和惯性吸收耗散扰动能量，同时在电磁及油膜

复合刚度支撑下旋转，故在稳定性分析中，结合电

磁刚度和油膜刚度的复合计算，考虑油膜阻尼系

数的影响，对转子稳定性进行验证。图 6 为转子

系统等效电磁刚度及油-电复合刚度示意图。
计算复合刚度时，可将电磁刚度 k等效为两

正交轴方向刚度 kx和 ky，如图 6a 所示。根据应变

能关系［16］，得到电磁刚度 k的等效形式为

k= kx cos2θk + ky sin2θk
由于电磁驱动的物理性质，电磁刚度方向会

跟随干扰力方向而变化，且各方向大小相等，故当

θk=0 时，kx=k；当 θk=π/2 时，ky=k。故电磁刚度

系数矩阵Kd可表示为

K d = é
ë
êêêê ù

û
úúúúk 0

0 k

图 5　关节受力示意图

Fig.5　Force diagram of the joint
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对于油-电复合刚度，如图 6b 所示，在单方向

干扰力 F的作用下，力与位移的线性关系为［17］
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FR3

由于位移 u1、u3 为 0，故根据两弹性系统的刚

度复合方程，容易得到复合刚度矩阵K '为
K '= K+ K d （18）

3 多楔形油腔廓形优化

在油腔廓形优化过程中，对于油腔端面廓形，
仅需要考虑转子轴向偏心的影响，因此借助上下

端面雷诺方程的求解，端面廓形便可以确定；而侧

壁廓形对转子稳定性的影响更大，因此侧壁廓形

需借助转子系统动态特性参数对转子稳定性进行

分析得到。
3.1　转子系统稳定性分析

以永磁转子为研究对象，结合动态特性参数，
建立转子系统的扰动运动方程［18］：

Mq̈+ Cq̇+ K 'q= F （19）
式中：M为质量矩阵；C为阻尼系数矩阵；K'为复合刚度系

数矩阵；F为关节负载力；q为位移矩阵，q=[ x y ]T；x、y

为转子在O2X1Y1平面内的位移。

故转子系统的扰动运动方程可表示为
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式中：m为永磁转子质量。

设方程解有指数形式：
ü
ý
þ

ïï
ïï

x= x0 eλt = x0 e( σ+ ω c i ) t

y= y0 eλt = y0 e( σ+ ω c i ) t
（21）

式中：λ为特征值；x0、y0为振幅。

在关节空载条件下，Fx与 Fy均为 0，联立式

（20）、式（21），由于 eλt恒不为 0，则方程有非零解

的条件可表示为
|
|
||||

|
|
|||| mλ

2 + cXX λ+ kXX + k cXY λ+ kXY
cYX λ+ kYX mλ2 + cYY λ+ kYY + k

= 0    （22）

将其展开，得
a0 λ4 + a1 λ3 + a2 λ2 + a3 λ+ a4 = 0

a0 = m 2  a1 = m ( cXX + cYY )
a2 = m ( kXX + kYY + 2k )+ cXX cYY - cXY cYX

a3 = cXX ( kYY + k )+ cYY ( kXX + k )- cXY kYX - cYX kXY
a4 = ( kXX + k ) ( kYY + k )- kXY kYX

根据 Routh-Hurwitz 稳定性准则［19］，得到稳

定性充分必要条件：
H 1 = a1 > 0  H 2 = a1a2 - a0a3 > 0

H 3 = a3H 2 - a2
1a4 > 0  H 4 = a4H 3 > 0

当系统处于失稳边界状态时，根据现代控制

理论，若系统稳定，它必满足的充分必要条件为特

征方程的根的实部均为负，即 σ<0，此时系统受

扰动的影响会随着时间推移而衰减。故当 σ=0
时，转子开始失稳，将 λ=ωci代入式（22），得

ke = m
a3

a1
= cXX ( kYY + k )+ cYY ( kXX + k )

cXX + cYY
-

    cXY kYX + cYX kXY
cXX + cYY

γ c = ω c = ke

m
式中：ke为当量刚度；γc为转子系统临界频率。

因此，关节转子的临界电磁频率 fc为

fc = n c

60 = γ c

2π
3.2　多楔形油腔廓形的确定

根据转子动力学理论，当量刚度 ke越大，转子

系统稳定性越好［18］，故以转子系统最大当量刚度

ke 为目标，对油腔侧壁廓形参数 N、R3、e1 进行优

化。在关节偏转过程中，随动转子向 4 个工作象

限运动的力学性质应趋于一致，因此，设置油腔侧

壁的优化廓形凸起数量 N为 4 的整数倍，使支撑

保持刚度对称性，便于关节姿态控制。
根据图 3a 油腔侧壁坐标系，当侧壁凸起数量

N及 cmin一定时，可推导出油腔最大可设置凸起半

径 R3max满足以下三角函数关系：

cos π
N

= R 2
2 +( R 3max + R 1 + cmin )2 - R 2

3max

2R 2 ( R 3max + R 1 + cmin )
因此，得到转子系统油腔侧壁廓形优化函数：
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max  ke = f ( N，R 3，e1 )
s.t.  m= 0.821 kg，m 0 = 128.9 A ⋅ m2，0∘ < ϕ< 18∘

       R 1 = 25 mm，R 2 = 28 mm，L= 40 mm
       f= 8 Hz，B 0 = 9 mT，N= 4i ( i= 1，2，⋯，n )
      η≤ 0.192 Pa ⋅ s，R 2 - R 1 - cmin ≤ R 3 ≤ R 3max

      0 < cmin < R 2 - R 1，e1 = R 1 + R 3 + cmin

      (H 1，H 2，H 3，H 4 )> 0，fc > 8 Hz

    （23）

对于油腔上下端面，在无廓形时，转子旋转过

程中不满足油膜收敛条件，无法产生稳定的油膜

支撑，因此，在端面设置多组曲面廓形结构，使转

子在运动过程中能够带动油液进入多楔形空间，
以满足油膜稳定支撑收敛条件。由于定子产生的

图 6　刚度关系分析

Fig.6　Stiffness relationship analysis
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磁场在中心位置最均匀，故转子偏心程度越小，关
节定位精度越高。因此，借助式（7）对上下端面

油膜压力 ps 和 px 进行求解，以最小轴向偏心 ed 为

目标，对油腔端面廓形数量 Nd 进行优化。当

Nd<3 时，由于廓形数量过少，收敛区间产生的

油膜压力不足以保证转子轴向端面稳定支撑，容
易引发转子倾斜运动，故油腔端面廓形优化函数

可表示为
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min  ed = g ( N d )
s.t.  m= 0.821 kg，0∘ ≤ ϕ≤ 18∘，f= 8 Hz
       R 4 = 22.2 mm，H= 60 mm，h z = 66 mm
       N d ∈ ( 3，4，⋯，n )，η≤ 0.192 Pa ⋅ s

（24）

采用粒子群优化算法对优化函数进行计算求

解。对于油腔侧壁廓形，在式（23）函数变量 N、
R3、e1的取值范围内进行求解，得到满足优化条件

的最大转子系统当量刚度 ke，如图 7 所示，相较于

无优化廓形油腔，当增加凸起数量时，可明显提高

转子系统当量刚度，且在 N=8、R3=10 mm、e1=
35.05 mm 时，满足条件的当量刚度达到最大值。

图 7　优化油腔廓形当量刚度对比

Fig.7　Comparison of equivalent stiffness of optimised 
oil cavity profiles

在端面廓形优化过程中，根据式（24），优化

过程如图 8 所示，可以明显看出，随着凸起数量Nd

的增加，转子偏心逐渐增大。且当 Nd=3 时，转子

在各个工作偏转角度的偏心程度均很小，故可以

忽略转子偏心对关节稳定性的影响。

优化后，经仿真计算，关节各工作角度临界电

磁频率如图 9 所示。由于转子旋转时，若驱动频

率 f恰好与转子系统临界电磁频率 fc相匹配，转子

将会产生共振现象，从而导致关节操作性能降低，
故优化过程中以 fc 为限制条件，确保驱动频率低

于转子系统临界电磁频率。由于一般情况下关节

驱动永磁转子的电磁频率区间为 5~8 Hz，处于亚

临界电磁频率区间，故关节在工作区间内的稳定

性得以保障。

4 实验验证

4.1　转子系统振动实验

通过实验验证多楔形油腔优化廓形对电磁球

型关节稳定性能的提升，搭建电磁球型关节实验

平台，如图 10 所示。

图 10　电磁球型关节实验平台

Fig.10　Electromagnetic spherical joint 
experiment platform

在相同实验参数条件下，分别采用滚动轴承

及多楔形油腔两种转子支撑方式进行关节角度偏

转实验，并对不同支撑方式下的振动数据进行采

集，以验证多楔形油腔支撑方案对关节振动的抑

制效果，实验支撑方式如图 11 所示。
由于关节最大单侧偏转角度 ϕ为 18°，为验证

关节全域偏转角度内多楔形油腔支撑的优越性，
以 6°为公差跨度设置 4 组实验偏转角度，在各偏

图 8　端面廓形数量对转子轴向偏心的影响

Fig.8　Effect of number of endface profiles on rotor 
axial eccentricity

图 9　关节临界电磁频率仿真

Fig.9　Simulation of critical electromagnetic frequency 
of joint
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转角度下进行两种支撑方案的振动对比，关节偏

转如图 12 所示。

经多次测量记录，分别以两种支撑方式的最

大振动幅值作为评判参数，见表 1。由此得出，多
楔形油腔对关节的振动抑制效果良好，最大有效

振动抑制率可达 55.7%，随偏转的振幅增长率最

大为 19.2%，达到理想预期效果。因此，关节稳定

性得到大幅提升。

各实验组随时间变化的振动数据如图 13 所

示。可以清楚看出，多楔形油腔油膜支撑条件下，
关节输出末端在各偏转角度的振动情况均优于轴

承支撑，且振动幅度随时间的变化维持在±0.5°
以内， 呈现出周期性摆动，可以认为此时转子在

多楔形油腔中得到了稳定支撑。
4.2　临界电磁频率验证

为得到临界电磁频率，实验中以最大偏转角

18°作为实验偏转角度，达到目标方位后不断提高

关节工作电磁频率，记录不同频率下的振动角度

误差，如图 14 所示。

由图 14 可以看出，当关节以 8 Hz电磁频率工

作时，关节输出末端的振动误差呈现周期性规律

振动，且平均振动幅值不超过 1°，转子旋转较为稳

定；当关节工作电磁频率提升至 9 Hz 时，振动呈

现明显增大现象；当频率提高至 10 Hz 时，出现发

散的振动信号，此时认为转子处于失稳状态；而继

续提高电磁频率后，发散信号消失，振动幅度有所

改善。由此可确定，临界电磁频率 fc 为 10 Hz，当
量刚度 ke 为 3237.89 N/m。结果显示，临界电磁

频率及当量刚度实际值与模型理论计算值的误差

分别为 1.9% 和 3.7%，实验值与理论值差异较小，
具有良好的代表性。同时可以进一步说明，当工

作电磁频率低于临界电磁频率 10 Hz 时，手腕工

作性能趋于稳定。

5 结论

1）电磁球型关节永磁转子在油-电复合刚度

协同支撑作用下转子稳定性更好，关节抗干扰能

图 13　偏转实验振动对比

Fig.13　Vibration comparison of deflection experiment

图 12　实验偏转角度

Fig.12　Experimental deflection angle

表 1　两种支撑方式最大振动幅值

Tab.1　Maximum amplitude of vibration for the two 
support methods

偏转角度/（°）

0
6

12
18

多楔形油腔
支撑/（°）

1.14
1.28
1.33
1.36

轴承支撑/（°）

1.52
1.84
1.91
3.07

振动抑制率/%

25.00
30.44
30.36
55.70

图 14　临界电磁频率验证

Fig.14　Critical electromagnetic frequency verification

图 11　转子系统实验模型

Fig.11　Experimental model of rotor system
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力与可操作性得到提升，全悬浮转子支撑方案为

电磁关节振动抑制问题提供了新思路。
2）在多楔形油腔廓形作用下，转子系统当量

刚度大幅提升，转子悬浮定心能力显著增强，滚动

轴承刚性支撑引发的电磁球型手腕输出末端振动

问题得以解决。
3）通过结构设计提高关节转子系统临界电磁

频率，保证关节驱动频率处于亚临界电磁频率区

间，避免转子共振降低关节操作性能的可能性，且
关节在亚临界电磁频率内工作稳定性表现更优

秀，为关节的最优控制提供了理论支撑。
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