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摘　要：采取变频调速控制策略的电液舵机可大幅降低操舵噪声，但系统线谱噪声明显且随工况变化而
迁移，衰减难度大。基于此，结合泵源双冗余的电液舵机原理，仅改变原系统控制策略，提出基于辅助泵源合

流的压力脉动控制措施。理论分析指出，两泵源转速一致，初始相位角为半个周期可衰减奇数次谐波。设计

了主从同步控制策略，配置相应硬件，并应用于实际系统，实测相同操舵工况下可降低基脚结构振动总级３～
５ｄＢ，一阶线谱最大可衰减２３ｄＢ。
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　　传统舰船设备采用阀控或泵控操舵系统，设
备布置复杂，操舵稳态噪声高、液压冲击大。为降

低操舵噪声，采用变频电机驱动定量泵的电液舵

机正逐步运用于舰船设备操舵系统中。由于采用

变频调速策略，电液舵机线谱噪声明显，而且其线

谱特征随转速变化迁移，增大了线谱衰减难度。

为了有效衰减液压线谱噪声，目前主要控制

策略集中在主动式衰减法。主动式衰减主要是应

用波的干涉原理，通过次级源引入幅值相同、相位

相反的次级压力波，与初级波叠加达到降噪的目

的。流体线谱噪声主动控制的研究起步于２０世
纪８０年代，日本的小岛英一以伺服作动器为次级
源，采用ＦＸＬＭＳ控制算法，在１０～８００Ｈｚ内取
得了２０ｄＢ的脉动衰减效果［１］。近年来，焦宗夏

等设计了一种压电陶瓷锥阀，采用自适应最优控

制算法驱动并联在泵出口的锥阀，试验表明其可

衰减线谱幅值６８％［２－３］；Ｇｕａｎ等设计了一种压电
陶瓷驱动的滑阀，滑阀采用了独特的双边溢流设

计，可使滑阀作动频率降为脉动频率的一半［４］。

欧阳平超等指出单点消振效果有限，提出了分布

式脉动控制方法，将多个主动消振阀布置在管路

不同位置，试验表明整个管路消振效果显著，其消

振量可达１０ｄＢ以上［５］。英国巴斯大学的Ｐａｎ和
Ｊｏｈｎｓｔｏｎ等近年来对液压系统线谱噪声的主动控
制研究较多，设计了压电陶瓷节流阀作为作动器，

将其分别串联在主油路、连接在旁通支路上，重点

研究了相应的控制算法，试验表明将节流阀串联

在油路上单根线谱最大可衰减４４３ｄＢ，连接在
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旁通支路上单根线谱最大可衰减 ３５２ｄＢ［６－７］。
主动式衰减效果显著，尤其可针对性地衰减线谱

特征，但需要专门设计高频响作动器，而且其控制

难度较大，设备布置复杂。电液舵机操舵时间短，

启停频繁且线谱迁移频繁。主动式衰减法应用于

电液舵机难度大，且尚未有液压线谱噪声主动控

制的工程应用实例。

为提升可靠性，运用于舰船操舵系统的电液

舵机采用了泵源双冗余的设计思路。本文结合电

液舵机设计原理和实际运行工况，提出运用双泵

源结构，采用基于辅助泵源同步运行的流量脉动

抵消策略，通过次级泵源产生的流量脉动来抵消

主油路流量脉动，以降低大流量、高速运行工况下

的系统线谱特征［８－９］。

１　理论分析

电液舵机系统原理如图１所示，其基本原理
为：伺服电机通过联轴器带动双向定量泵运行。

伺服电机为被控对象，控制器根据液压缸反馈的

实时位移与控制指令的对比信号，调节伺服电机

的转速和转向。伺服电机转速不同，液压泵出口

流量不同，实现调速控制；伺服电机转向不同，液

压泵输出流量方向不同，实现换向控制。油路中

其他元件仅作为系统的辅助元件，不改变系统的

运行工况［１０］。两泵源互为备份，完全一致且作用

效果相同。

图１　电液舵机系统原理
Ｆｉｇ．１　Ｅｌｅｃｔｒｏｈｙｄｒａｕｌｉｃｓｔｅｅｒｉｎｇｇｅａｒｓｙｓｔｅｍｄｉａｇｒａｍ

忽略二阶以上微量，考虑均匀理想流体媒质

中小振幅的情况，可认为管路中平面声压满足线

性叠加原理。因此，可将主泵源和次级泵源单独

作用工况线性叠加，得到两泵源同时作用系统的

压力脉动［１１］。如图２所示，首先讨论次级泵源在
合流点产生的压力脉动。假定图中管路各处横截

面积均一致（Ｓ１＝Ｓ２＝Ｓ３），其中Ｚ１为主泵源的阻
抗，Ｓ１为主泵源支路的管路截面积，ｐｉ２、ｐｒ２分别为
次级泵源压力脉动的入射波和反射波，ｐｂ２、ｐｔ２分
别为主泵源支管透射波、主油路透射波。

图２　次级泵源压力脉动作用模型
Ｆｉｇ．２　Ｐｒｅｓｓｕｒｅｒｉｐｐｌｅｍｏｄｅｌｏｆｓｅｃｏｎｄａｒｙｐｕｍｐｓｏｕｒｃｅ

在主管和支管的交汇处，应有声压连续：

ｐｉ２＋ｐｒ２＝ｐｂ２＝ｐｔ２ （１）
各点对应体积速度为 Ｕ，则应有体积速度连

续，即：

Ｕｉ２＋Ｕｒ２＝Ｕｂ２＋Ｕｔ２ （２）
根据声压与质点速度之间的关系，则有：

ｖｉ２＝
ｐｉ２
ρ０ｃ０

（３）

ｖｒ２＝－
ｐｒ２
ρ０ｃ０

（４）

ｖｔ２＝
ｐｔ２
ρ０ｃ０

（５）

ｖｂ２＝
ｐｂ２
Ｓ１Ｚ１

（６）

联立以上各式，即可得到：

ｐｔ２＝
２Ｓ１Ｚ１ｐｉ２
２Ｓ１Ｚ１＋ρ０ｃ０

（７）

其中：ρ０和ｃ０分别为流体密度和声速，均为实数；
Ｚ１为主泵源阻抗。次级泵源出口的压力脉动为
ｐｉｓ２＝ｐａｉ２ｅ

ｊ（ｗ２ｔ＋φ），其中Ｐａｉ２为次级泵源脉动变化的
幅值，φ为次级泵源压力脉动相对主泵源压力脉
动初始相位角，则汇流点入射波与次级泵源出口

压力脉动关系为：

ｐｉ２＝ｐａｉ２ｅ
ｊ（ｗ２ｔ＋ｋ２ｌ２＋φ） （８）

其中，ｌ２为次级泵源出口与汇流点的距离，ｋ２＝
ｗ２／ｃ０为波数，ｗ２为次级泵源出口压力脉动的圆
频率。因此，次级泵源在主油路汇流点上产生的

透射波压力脉动为：

ｐｔ２＝
２Ｓ１Ｚ１ｐｉ２
２Ｓ１Ｚ１＋ρ０ｃ０

＝
２Ｓ１Ｚ１ｐａｉ２ｅ

ｊ（ｗ２ｔ＋ｋ２ｌ２＋φ）

２Ｓ１Ｚ１＋ρ０ｃ０
（９）

同理，可以得到主泵源出口压力脉动在汇流

点产生的压力脉动模型如图３所示。其中，Ｚ２为
次级泵源的阻抗，Ｓ２为次级泵源支路的管路截面
积，ｐｉ１、ｐｒ１分别为主泵源压力脉动的入射波和反
射波，ｐｂ１、ｐｔ１分别为次级泵源支管透射波、主油路
透射波。主泵源出口的压力脉动为 ｐｉｓ１＝ｐａｉ１ｅ

ｊｗ１ｔ，

则汇流点入射波与主泵源出口压力脉动关系为：

·１７１·
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图３　主泵源压力脉动作用模型
Ｆｉｇ．３　Ｐｒｅｓｓｕｒｅｒｉｐｐｌｅｍｏｄｅｌｏｆｍａｉｎｐｕｍｐｓｏｕｒｃｅ

ｐｉ１＝ｐａｉ１ｅ
ｊ（ｗ１ｔ＋ｋ１ｌ１） （１０）

其中，ｌ１为主泵源出口与汇流点的距离，ｋ１ ＝
ｗ１／ｃ０为波数，ｗ１为主泵源出口压力脉动的圆频
率。因此，主泵源在主油路汇流点上产生的透射

波压力脉动为：

ｐｔ１＝
２Ｓ２Ｚ２ｐｉ１
２Ｓ２Ｚ２＋ρ０ｃ０

＝
２Ｓ２Ｚ２ｐａｉ１ｅ

ｊ（ｗ１ｔ＋ｋ１ｌ１）

２Ｓ２Ｚ２＋ρ０ｃ０
（１１）

要达到主油路上流量脉动的抵消效果，则主

油路点压力脉动为：

　ｐｔ１＋ｐｔ２＝
２Ｓ２Ｚ２ｐｉ１
２Ｓ２Ｚ２＋ρ０ｃ０

＋
２Ｓ１Ｚ１ｐｉ２
２Ｓ１Ｚ１＋ρ０ｃ０

＝
２Ｓ２Ｚ２ｐａｉ１ｅ

ｊ（ｗ１ｔ＋ｋ１ｌ１）

２Ｓ２Ｚ２＋ρ０ｃ０
＋
２Ｓ１Ｚ１ｐａｉ２ｅ

ｊ（ｗ２ｔ＋ｋ２ｌ２＋φ）

２Ｓ１Ｚ１＋ρ０ｃ０
（１２）

两泵源完全相同，因此泵源阻抗 Ｚ１和 Ｚ２一
致，式（１２）中其他参数均为常数。ｎ为泵源转速，
ｐ为液压泵柱塞数，则：

ｗｉ＝２π
ｎｉｐｉ
６０，ｉ＝１，２ （１３）

根据式（１２）可知，合流点的压力脉动与管路
横截面积、泵源阻抗、运行转速、液压泵柱塞数、合

流前管路长度以及压力脉动初始相位差等相关。

为简化问题，令：

（ｗ１ｔ＋ｋ１ｌ１）－（ｗ２ｔ＋ｋ２ｌ２＋φ）＝ｈπ （１４）

即 ｗ１ｔ＋
ｗ１
ｃ０
ｌ( )１ － ｗ２ｔ＋ｗ２ｃ０ｌ２＋( )φ ＝ｈπ。

则有当ｈ为奇数时，流量脉动衰减；当ｈ为偶
数时，流量脉动将加剧。式（１４）中含有时间 ｔ，因
此式（１４）成立需满足以下条件：
１）两泵源转速和齿数一致，且时刻保证位置

同步；

２）两泵源距离汇流点的出口管路长度一致，
两泵源出口压力脉动的初始相位角相差为

φ＝π。　
同时考虑压力脉动的谐波效应，在 φ＝π奇

数次谐波脉动衰减时，偶数次仍然会加剧。由于

实际流量脉动的一阶谐波分量占主要成分，因此

在控制次级泵源转速与齿数相同时，初始相位角

相差半个周期理论上可大幅衰减主油路压力

脉动。

２　同步控制策略

根据前述理论分析，实现主油路上流量脉动

控制的关键是双泵源的同步控制，即两伺服电机

运行中时刻保持固定相对位置。永磁同步伺服电

机控制结构主要由位置环、转速环、电流环组成，

控制原理如图４所示。其基本工作流程是：电机
的指令转角与编码器测量的实际转角信号做差形

成转角误差信号，转角误差信号经过位置控制器

生成目标转速信号；目标转速信号与电机实际转

速做差形成转速误差信号，该信号输入转速控制

器生成目标交轴电流，目标交轴电流与实际交轴

电流做差形成电流误差信号，电流误差信号经过

电流 控 制 器、脉 冲 宽 度 调 制 （ＰｕｌｓｅＷｉｄｔｈ
Ｍｏｄｕｌａｔｉｏｎ，ＰＷＭ）信号控制单元以及电源逆变器
生成对应的电流，输入至伺服电机产生扭矩以驱

动其运动。

图４　伺服电机控制原理
Ｆｉｇ．４　Ｓｅｒｖｏｍｏｔｏｒｃｏｎｔｒｏｌｄｉａｇｒａｍ

原有系统控制结构如图５所示，其中主控制
器选择执行主泵源或次级泵源，两泵源不同时工

作。各泵源单独作用时，伺服电机作用于转速环

和电流环，主控制器对作动器整体实现位置闭环。

为实现双轴的同步控制，对原有控制结构进行改

进。为抵抗不同子轴上产生干扰导致同步误差，

控制系统上增加了同步运动控制器，采用主从同

步控制策略。控制原理如图６所示，其中主轴电
机采用电流环和转速环控制，主轴的电机转角位

置作为从轴输入指令，从轴采用位置环和电流环

控制，通过配置专门的同步运动控制器，降低主从

同步的延迟效应［１２］。

其中位置环、转速环和电流环均采用变参数

比 例 积 分 微 分 （Ｐｒｏｐｏｒｔｉｏｎ Ｉｎｔｅｇｒａｔｉｏｎ
Ｄｉｆｆｅｒｅｎｔｉａｔｉｏｎ，ＰＩＤ）控制。基于上述控制策略，
对主泵源和次级泵源进行了同步控制试验。

图７～９分别为两泵源电机编码器、转角位置以及
速度同步效果，电机编码器采样率为 ２０４８Ｈｚ。

·２７１·
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图５　电液舵机原控制原理图
Ｆｉｇ．５　Ｅｌｅｃｔｒｏｈｙｄｒａｕｌｉｃｃｏｎｔｒｏｌｂｌｏｃｋ

图６　电液舵机改进的同步运行工况控制原理
Ｆｉｇ．６　Ａｄｊｕｓｔｅｄｃｏｎｔｒｏｌｂｌｏｃｋｏｆｓｙｎｃｈｒｏｎｏｕｓｏｐｅｒａｔｉｏｎ

根据前述分析，实现位置同步则速度也应保持一

致。图中反映出，编码器位置可以看到明显的同

步过程，同步时间为２ｓ左右。完成同步后，两泵
源基本没有可监控的误差，同步效果较好。在转

速曲线上可以看到，施加同步命令后从轴出现速

度跳变，跟踪主轴至设定位置后两轴速度曲线完

全重合。

图７　两泵源编码器位置同步效果
Ｆｉｇ．７　Ｓｙｎｃｈｒｏｎｉｚａｔｉｏｎｒｅｓｕｌｔｓｏｆ
ｔｗｏｍｏｔｏｒｅｎｃｏｄｅｒｐｏｓｉｔｉｏｎ

改变主轴和从轴负载，在不同负载下的测试

曲线基本与上述一致。根据试验结果可以看到，

采用主从同步控制策略，两泵源较好地实现了位

置同步。在主轴或从轴受到负载干扰的情况下，

同步效果仍然较好，且同步速度较快，同步时间小

于２ｓ。

图８　两泵源转角同步效果
Ｆｉｇ．８　Ｓｙｎｃｈｒｏｎｉｚａｔｉｏｎｒｅｓｕｌｔｓｗｉｔｈｔｗｏｍｏｔｏｒａｎｇｕｌａｒ

图９　两泵源转速同步效果
Ｆｉｇ．９　Ｓｙｎｃｈｒｏｎｉｚａｔｉｏｎｒｅｓｕｌｔｓｗｉｔｈｔｗｏｍｏｔｏｒｓｐｅｅｄ

３　试验研究

现有双泵源电液舵机中两泵源完全相同，均

为排量１２６ｍｌ／ｒ的齿轮泵，泵源出口管路长度
一致，实物安装示意如图 １０所示。结合控制策
略，对现有电液舵机控制系统进行改进，调节两泵

源运行相位角差值，测试系统结构振动。管路中

的压力脉动与结构耦合，形成结构振动。衰减主

油路压力脉动的根本目的是降低系统传递路径上

的结构振动。为了验证理论分析情况，在液压缸

基脚布置加速度传感器，测量系统对外传递的结

构振动，测点布置示意如图１１所示。
对比以下４种运行工况下打舵时液压缸基脚

的结构振动数据：工况 １，两泵源初始相位角相
同，１５００ｒ／ｍｉｎ同步运行操舵；工况２，两泵源初
始相位角相差 πｒａｄ，１５００ｒ／ｍｉｎ同步运行操舵；
工况３，仅主泵源单独１５００ｒ／ｍｉｎ运行操舵；工况
４，仅主泵源单独３０００ｒ／ｍｉｎ运行操舵。因两泵
源为排量完全一致的定量齿轮泵，因此工况３操
舵速度为其他工况操舵速度的一半。

·３７１·
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图１０　主／次级泵源出口管路
Ｆｉｇ．１０　Ｍａｉｎ／ｓｅｃｏｎｄａｒｙｐｕｍｐｓｏｕｒｃｅｏｕｔｌｅｔｌｉｎｅ

图１１　结构振动测点布置示意
Ｆｉｇ．１１　Ａｒｒａｎｇｅｍｅｎｔｄｉａｇｒａｍｏｆｓｔｒｕｃｔｕｒｅ

ｖｉｂｒａｔｉｏｎｍｅａｓｕｒｉｎｇｐｏｉｎｔ

以测点１的结构振动数据为例，工况１和工
况２打舵时液压缸基座结构振动频域曲线对比如
图１２所示。由图中结果可知，工况２与工况１相
比：①２２５Ｈｚ处一阶线谱幅值降低２２４６ｄＢ，错
相位合流大幅度衰减了一阶线谱幅值；②４５０Ｈｚ
处二阶线谱幅值增加７ｄＢ，６７５Ｈｚ处三阶线谱幅
值降低８４２ｄＢ，与理论分析的结果基本保持一
致，奇数次谐波脉动衰减时，偶数次会加剧。

图１２　不同初始相位角同步运行的结构振动
Ｆｉｇ．１２　Ｓｔｒｕｃｔｕｒａｌｖｉｂｒａｔｉｏｎｓｏｆｄｉｆｆｅｒｅｎｔｉｎｉｔｉａｌ

ｐｈａｓｅａｎｇｌｅｓｙｎｃｈｒｏｎｏｕｓｍｏｔｉｏｎ

图１３对比工况２、工况３和工况４打舵时，液
压缸基座的结构振动。两泵源完全一致，因此工

况２和工况４打舵，操舵速度一致；工况３打舵，
仅为工况２操舵速度的一半。由于泵源转速不
同，各工况的一阶线谱频率点不同，读取各阶线谱

图１３　不同运动模式下结构振动对比
Ｆｉｇ．１３　Ｓｔｒｕｃｔｕｒａｌｖｉｂｒａｔｉｏｎｓｏｆｄｉｆｆｅｒｅｎｔ

ｗｏｒｋｉｎｇｃｏｎｄｉｔｉｏｎｓ

频率点及幅值如表１所示。

表１　各工况线谱幅值对比
Ｔａｂ．１　Ｃｏｒｒｅｌａｔｉｏｎｏｆｌｉｎｅｓｐｅｃｔｒａｕｎｄｅｒ

ｖａｒｉｏｕｓｗｏｒｋｉｎｇｃｏｎｄｉｔｉｏｎｓ

线谱阶数 工况１ 工况２ 工况３ 工况４

一阶
频率点／Ｈｚ
幅值／ｄＢ

２２５
９３．８４

２２５
７１．３８

２２５
９４．２５

４５０
９３．１１

二阶
频率点／Ｈｚ
幅值／ｄＢ

４５０
８４．２４

４５０
９１．２３

４５０
８４．９９

９００
５５．２

根据表１中数据可知：①错相位合流大幅度
衰减了一阶线谱幅值，将最高线谱幅值迁移至二

阶谐频处；②错相位合流在提升舵速的同时最高
线谱幅值并未增加。

对比 ４种运行工况下 ６个测点 １０Ｈｚ～
１０ｋＨｚ频段内的结构振动总级，结果如表２所示。

表２　不同运动工况下结构振动
总级对比（１０Ｈｚ～１０ｋＨｚ）

Ｔａｂ．２　Ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎｏｆｓｔｒｕｃｔｕｒａｌｖｉｂｒａｔｉｏｎｌｅｖｅｌｓｕｎｄｅｒ
ｄｉｆｆｅｒｅｎｔｏｐｅｒａｔｉｏｎｃｏｎｄｉｔｉｏｎｓ（１０Ｈｚ～１０ｋＨｚ）

ｄＢ

运行

工况
测点１ 测点２ 测点３ 测点４ 测点５ 测点６

工况１ ９８．７ ９３．５ ９９．３ ９８．２ — １０１．６

工况２ ９５．３ ９３．８ ９６．０ ９７．６ — ９５．９

工况３ ９９．８ ９２．１ ９５．４ ９６．２ ９０．３ ９９．６

工况４ ９４．４ ９５．５ １０１．０ １０４．６ ９７．２ ９８．５

注：①由于测试原因，工况１和工况２未记录到测点５数据；②样

机处于研制阶段，为脱密处理，表中数据进行了等比例缩放，相对

大小不变。

·４７１·



　第２期 陈宗斌，等：双泵源电液舵机线谱噪声控制

　　根据表２数据可知：①工况２与工况３对比，
操舵速度提升一倍，结构振动总级并未增加；②对
比工况２和工况４，相同操舵速度下，通过两泵源
错相位同步运行，结构振动总级最大可降低７ｄＢ；
③工况１和工况２对比，调整同步运行初始相位
差错相位同步运行，结构振动总级最大可相差

５７ｄＢ。
综合上述试验结果，可知：①通过辅助泵源错

相位运行可大幅度衰减电液舵机基座结构振动的

一阶线谱幅值；②通过改变运行策略，双泵源同步
运行，能够实现舵速提升一倍而结构振动总级基

本不变；③采取的同步控制策略有效，基于双泵源
同步运行的流量脉动控制措施可工程化应用。

４　结论

结合现有泵源双冗余电液舵机，改进系统控

制策略和运行工况，在实现双泵源有效同步的基

础上，降低了系统的结构振动噪声，尤其是一阶线

谱振动。经过理论分析和试验验证，得出以下

结论：

１）基于辅助泵源抵消主油路压力脉动的思
路和方法可行，可使现结构振动总级降低 ３～
５ｄＢ，其中一阶线谱最大可衰减约２３ｄＢ；

２）系统线谱振动在奇数次谐波点衰减时，偶
数次会略有加剧。

本文是以现有电液舵机为基础，改进运行方

式达到了降低振动的目的。该方法为衰减流体系

统流量脉动提供了一种新措施，后续设计可考虑

采用小排量辅助泵源，降低对系统运行工况的

影响。
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