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二自由度主动隔振系统设计及性能研究
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摘要  针对传统二自由度隔振系统隔振效果有限、有效频带较窄的问题，基于 Smith 预估与比例积分微分

（proportional⁃integral⁃derivative，简称 PID）控制相结合的技术原理，提出一种 Smith⁃PID 复合控制策略。首先，建立

并分析二自由度隔振系统动力学模型；其次，设计二自由度主动隔振试验样机，在 Simulink 中搭建仿真模型，采用

PID 控制进行初步测试，使顶部与底部自由度振动加速度分别降低 90.1% 和 83.3%；然后，为抑制系统时滞对控制

性能的影响，在 PID 控制器中引入 Smith 预估器进行补偿；最后，搭建实物试验平台对仿真结果进行验证。结果表

明：相较于 PID 控制，Smith⁃PID 控制在 10、20 和 30 Hz 激励下，顶部与底部自由度振动抑制效果分别提升 17.0% 与

15.5%、11.0% 与 12.1%、10.6% 与 10.9%；此外，Smith⁃PID 的主动隔振系统比传统系统具有更宽的有效隔振频带，

所设计的二自由度主动隔振系统具有良好的隔振性能，Smith⁃PID 控制策略可行且有效。
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0 引  言

振动控制技术及相关研究是航天器振动控制领

域的热点课题［1⁃2］。随着服役时间的延长，振动对航

天器造成的负面影响日益凸显［3］。传统被动控制技

术通常需要牺牲空间、重量、稳定性等来实现减震，

在低频段难以取得较好的减振效果。主动控制技术

以其优越的低频减振性能与环境适应性等优点，逐

渐引起科研人员与工程界的重视［4］。

目前，相关学者在振动主动控制方面进行了大

量研究。Chen 等［5］提出了一种自适应多面滑动控

制器，控制带有液压作动器的非自主 1/4 汽车悬架

系统，可获得跟踪误差的收敛性能，提高了平顺性。

Kaliaperumal 等［6］以形状记忆合金丝为控制执行器，

以压电陶瓷为传感器和扰动执行器，采用多速率输

出反馈的离散时间滑模控制器设计，使悬臂梁的结

构振动最小化，通过仿真和实验验证了该控制器的

有效性。Zhao 等［7］提出了用于主动隔振的环形介电

弹性体致动器，开发理论模型以表征执行器，根据实

验数据对模型进行参数优化。Zhang 等［8］提出一种

基于麦克斯韦法向应力的新型磁性负刚度隔振器，

可提供高负刚度，具有重量轻、尺寸紧凑的优点，为

具有高静态支撑刚度的系统实现低频宽带隔振提供

了一种有效隔振方法。

Song 等［9］提出了一种适用于极端振动环境的新

型主动仿生变刚度适配器，并通过实验验证了该设

备的有效性。Maciejewski 等［10］设计了一种带有电

磁执行器的主动水平座椅悬架的控制器，开发了一

种新永磁同步电机控制策略，以提高水平座椅悬架

的隔振性能。Yang 等［11］研究了具有弹性边界的双

稳态非线性电磁致动器的宽带主动隔振，提出了一

种新的反馈控制律，通过调节执行器的输入电流有

效降低了从基础激励到执行器动子之间的宽带振动

传递效率。Rasid 等［12］开发了主动动态吸振器集成

主动隔振系统，采用主动动态吸振器作为低频范围

内的加速度计和高频范围内的控制装置，发现可通

过改变控制系统的闭环极点来调节吸振器的加速度

测量带宽。

本研究以二自由度隔振系统为研究对象，针对传

统二自由度隔振系统隔振效果差，有效频带窄的缺

点，提出 Smith⁃PID控制策略。首先，对二自由度隔振

系统的理论模型进行分析；其次，设计一种二自由度

主动隔振系统的样机，并对其进行仿真分析；最后，搭

建试验平台对所提出的二自由度主动隔振系统进行

试验验证，以证明该系统在隔振性能方面的可行性。

1 二自由度隔振系统理论模型

二自由度隔振系统模型如图 1 所示。其中：m1

为顶部自由度质量；m2为底部自由度与除顶部自由
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度质量外其他部分承载质量之和，底部自由度通过

弹性连接安装在基座上；k1为顶部质量的支撑刚度；

c1为顶部质量支撑刚度的并联阻尼；k2为底部质量支

撑刚度；c2为底部质量支撑刚度的阻尼；x1为顶部相

对其平衡位置的位移；x2 为底部相对其平衡位置的

位移；初始状态时，在顶部质量位置添加一简谐激励

Fv，Pv为激励幅值；ω为圆频率；t为时间。

图 1 中系统动力学方程的矩阵形式［13］为
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将式（1）转化为微分的形式，即

ì
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m 1 x″1 + c1 x '1 - c1 x '2 + k1 x 1 - k1 x2 = F v

m 2 x″2 - c1 x '1 + c1 x '2 + c2 x '2 -
k1 x 1 + k1 x2 + k2 x2 = 0

（2）

将式（2）进行拉普拉斯变换，即
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m 1 s2X 1( )s + c1 sX 1( )s - c1 sX 2( )s + k1X 1( )s -
        k1X 2( )s = F v( )s
m 2 s2X 2( )s - c1 sX 1( )s + c1 sX 2( )s + c2 sX 2( )s -
        k1X 1( )s + k1X 2( )s + k2X 2( )s = 0

 （3）

则质量 m2 的位移响应和简谐激励之间的传递

函数为

X 2( )s
F v( )s

=

c1 s+ k1

( )m 1 s2 + c1 s+ k1 ( )m 2 s2 + c2 s+ k2 + m 1 s2( )c1 s+ k1

（4）
传递到基础的力 F为

F= c2 x '2 + k2 x2 （5）
力的传递率为

F ( )s
F v( )s

=

( )c1 s+ k1 ( )c2 s+ k2

( )m 1 s2 + c1 s+ k1 ( )m 2 s2 + c2 s+ k2 + m 1 s2( )c1 s+ k1

（6）

相对于半主动或主动控制系统而言，传统二自

由度系统参数的调节范围有限，因此可通过加入主

控系统扩大其参数调节范围。当控制系统发挥作用

时，可改变各自由度的刚度，刚度的调节不仅可以减

弱力的传递，也可以减小各自由度的振动加速度，实

现系统的振动调节。

2 结构设计与仿真分析

2.1　结构设计与参数测量　

根据二自由度隔振系统模型设计的二自由度主

动隔振系统三维模型如图 2 所示。相较于原始系

统，本研究设计的隔振系统各自由度均可进行主动

调节。通过弹簧提供支撑刚度，将音圈电机作为作

动器以调节各自由度。顶部自由度由 4 个弹簧和 2
个音圈电机进行支撑与控制，底部自由度由 5 个弹

簧和 4 个音圈电机实现支撑与控制。

根据三维模型制作二自由度主动隔振系统样

机，除弹簧和音圈电机外，其余部分均通过 3D 打印

制 作 。 顶 部 与 底 部 自 由 度 质 量 的 尺 寸 分 别 为

150 mm×120 mm× 10 mm 与 210 mm×120 mm×
10 mm；中 间 安 装 的 弹 簧 外 径 为 25 mm，高 度 为

35 mm，线径为 1.5 mm；四周安装的弹簧外径为

15 mm，高度为 35 mm，线径为 1 mm；音圈电机直径

为 28 mm，高度为 30 mm，最大工作电压为 12 V，可

提供±6 N 的力。通过弹簧向平台提供初始刚度，

音圈电机在振动控制时起到调节作用。

音圈电机与各自由度之间通过螺栓连接，弹簧

与各自由度质量之间通过胶粘进行固定，制作完成

后的二自由度主动隔振系统样机如图 3 所示。弹簧

的高度高于音圈电机，音圈电机未通电时对系统影

响不大，可将其重量叠加到系统的各自由度中，实验

测 得 该 系 统 的 固 有 频 率 为 13.84 Hz，阻 尼 比 为

0.041，样机参数如表 1 所示。

图 1　二自由度隔振系统模型

Fig.1　Model of 2 degree of freedom vibration isolation system

图 2　二自由度主动隔振系统三维模型

Fig.2　3D model of 2 degree of freedom active vibration isola⁃
tion system
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2.2　传递函数模型　

将二自由度动力学模型转化为时间关系的表达

式，即

( )m 1 s2 + c1 s+ k1 -c1 s- k1

-c1 s- k1 m 2 s2 + ( )c1 + c2 s+ ( )k1 + k2
×

( )X 1( )s
X 2( )s

= ( )F v( )s
F 2( )s

（7）

进一步化简可得

B ( s ) = adjB ( )s
det B ( )s ( )f1( )s

f2( )s
= ( )H 11 H 12

H 21 H 22 ( )F v( )s
F 2( )s

（8）

式（8）中，有

H ( s ) = B ( s )-1 = adjB ( )s
det B ( )s

= ( )H 11 H 12

H 21 H 22
（9）

将式（8）展开后可得

ì
í
î

ïï
ïï

X 1( )s = H 11( )s F v( )s + H 12( )s F 2( )s
X 2( )s = H 21( )s F v( )s + H 22( )s F 2( )s

（10）

通常情况下，传递函数的矩阵是对称的，因此采

用单输入、多输出的方式得到传递函数的任意一

列。例如，令 F2（s）=0，Fv（s）=0 时，则有

( )X 1( )s
X 2( )s

F2( )s = 0

F v( )s
= ( )H 11( )s

H 21( )s
（11）

( )X 1( )s
X 2( )s

F v( )s = 0

F 2( )s
= ( )H 12( )s

H 22( )s
（12）

可得传递函数H11、H12、H21和H22分别为

H 11 ( s )= X 1 ( s )
F v ( s )

= m 1 s2 + c1 s+ k1

[ ]m 2 s2 + ( )c1 + c2 s+ ( )k1 + k2 ( )m 1 s2 + c1 s+ k1 - ( )c1 s+ k1
2 （13）

H 12 ( s )= X 1 ( s )
F 2 ( s )

= c1 s+ k1

[ ]m 2 s2 + ( )c1 + c2 s+ ( )k1 + k2 ( )m 1 s2 + c1 s+ k1 - ( )c1 s+ k1
2 （14）

H 21 ( s )= X 2 ( s )
F v ( s )

= c1 s+ k1

[ ]m 2 s2 + ( )c1 + c2 s+ ( )k1 + k2 ( )m 1 s2 + c1 s+ k1 - ( )c1 s+ k1
2 （15）

H 22 ( s )= X 2 ( s )
F 2 ( s )

= m 2 s2 + ( )c1 + c2 s+ ( )k1 + k2

[ ]m 2 s2 + ( )c1 + c2 s+ ( )k1 + k2 ( )m 1 s2 + c1 s+ k1 - ( )c1 s+ k1
2 （16）

确定系统物理参数后，建立的传递函数模型仿

真框图如图 4 所示。图中：in1和 in2分别为顶部自由

度和底部自由度的激励；out1和 out2分别为运行程序

后得到顶部和底部自由度的响应曲线。从图中可以

看出，由于系统的对称性 H12（s）=H21（s），因此同样

的激励作用在第 1 个自由度上引起第 2 个自由度响

应，与相同激励作用在第 2 个自由度上所引起第 1
个自由度响应相等，可进一步写成传递函数的零极

点模型。

2.3　仿真模拟　

本研究设计的二自由度主动隔振系统采用 PID
控制器进行控制，通过 Simulink 仿真验证 PID 控制

器对系统产生的控制效果，并通过对比不添加与添

加控制器的效果差异对系统功能进行验证。将表 1
中的参数代入传递函数中，仿真中设置的激振频率

为 16 Hz，振幅为 1 mm，仿真时间为 2 s。

图 3　二自由度主动隔振系统样机

Fig.3　Prototype of 2 degree of freedom active vibration isola⁃
tion system

表 1　样机参数

Tab.1　Parameters of prototype

位置

顶部

底部

质量/kg
0.52
0.71

刚度/(N·m-1)
4 240
5 350

阻尼/(N·s·m-1)
3.85
5.05

图 4　传递函数模型仿真框图

Fig.4　Block diagram of transfer function model simulation
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2.3.1　无控情况下的振动响应分析　

根据传递函数模型仿真框图，将传递函数代入

框图，得到无控情况下的振动响应分析。2 个激励

的频率保持一致。为模拟真实振动情况振幅，仅在

in1 中添加，得到的无控情况下仿真程序框图如图 5
所示。

无控情况下顶部、底部自由度响应分别如图 6、
7 所示。由图可知，2 个自由度的振动加速度在变化

一段时间后趋于平稳，平稳状态下的振动加速度分

别为 2.93、3.47 m/s2，说明结构中的弹簧起到被动减

振的作用。

2.3.2　添加 PID 控制器情况下的振动响应分析　

将 PID 控制器加入程序中，得到的 PID 控制情

况下仿真程序框图如图 8 所示。振动激励仍仅添加

在顶部自由度中，通过 2 个 PID 控制器分别对各自

由度的振动进行控制，所用控制参数均由自动调节

得到。得到的 PID 控制下顶部、底部自由度响应分

别如图 9、10 所示。由图可知，顶部和底部自由度平

稳时的振动加速度分别为 0.29、0.58 m/s2。与无控

情况下相比，添加 PID 控制器后顶部自由度平稳时

的振动加速度减小 90.1%，底部自由度平稳时的振

动加速度减小 83.3%，说明所提出的控制方法具有

一定控制效果，这为后续试验提供了参考。

3 控制算法的改进与优化

通过仿真分析可知，使用 PID 控制器作为二自

由度隔振系统的主动控制方法是可行的，但传统的

PID 存在系统滞后的弊端，这将对控制效果产生不

利影响。为进一步对控制系统进行优化，将 Smith

图 5　无控情况下仿真程序框图

Fig.5　Block diagram of simulation program without control

图 6　无控情况下顶部自由度响应

Fig.6　Top degree of freedom response without control

图 7　无控情况下底部自由度响应

Fig.7　Bottom degree of freedom response without control

图 8　PID 控制情况下仿真程序框图

Fig.8　Block diagram of simulation program under control

图 9　PID 控制下顶部自由度响应

Fig.9　Top degree of freedom response under PID control

图 10　PID 控制下底部自由度响应

Fig.10　Bottom degree of freedom response under PID con⁃
trol
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预估器与 PID 控制器相结合，通过 Smith 预估对系

统进行滞后补偿，旨在降低控制系统延迟的影响，优

化系统控制效果。

3.1　Smith预估器原理　

纯滞后对象控制系统如图 11 所示，在图中单回

路控制系统中：D（s）为 PID 控制器的传递函数；

Gp（s）e-τs为被控对象传递函数；Gp（s）为被控对象中

不包含纯滞后部分的传递函数；e-τs为被控对象纯滞

后部分的传递函数。

图 11 所示系统的闭环传递函数为

Φ ( s )= D ( s )G p ( s ) e-τs

1 + D ( s )G p ( s ) e-τs
（17）

由式（17）可以看出，系统特征方程中含有纯滞

后环节，将降低系统的稳定性。

Smith 补偿是与控制器 D（s）并接的补偿环节，

用于补偿被控对象中的纯滞后部分，其传递函数为

Gp（s）（1-e-τs），τ为纯滞后时间。Smith 补偿后的控

制系统如图 12 所示。

由控制器D（s）和 Smith 预估器组成的补偿回路

称为纯滞后补偿器，其传递函数为

D′( s )= D ( s )
1 + D ( s )G p ( s ) ( )1 - e-τs

（18）

根据图 12 可得 Smith 预估器补偿后系统的闭环

传递函数为

Φ′( s )= D ( s )G p ( s )
1 + D ( s )G p ( s )

e-τs （19）

由式（19）可以看出，经过补偿后，纯滞后环节在

闭环回路外，可消除纯滞后环节对系统稳定性的影

响。拉氏变换的位移定理说明，e-τs仅将控制作用在

时间座标上推移了时间 τ，而控制系统的过渡过程

与其他性能指标均与对象特性为Gp（s）时完全相同。

3.2　仿真效果对比　

将 Smith 预估器加入至原有的 PID 控制程序

中，得到的 Smith⁃PID 控制仿真框图如图 13 所示。

通过 2 个 Smith 预估器对 PID 控制程序进行优化，其

中传递函数 H1=H5，H2=H6，H3=H7，H4=H8，得到

Smith⁃PID 控制下顶部、底部自由度响应分别如

图 14、15 所示。通过对比可知，在添加 Smith 预估器

后，顶部和底部自由度平稳时的振动加速度分别为

0.21、0.43 m/s2，相对于原有的 PID 控制方法分别减

小了 27.6%、25.9%，表明该方法可提高 PID 控制系

统的控制效果。

图 11　纯滞后对象控制系统

Fig.11　Pure hysteresis object control system

图 12　Smith 补偿后的控制系统

Fig.12　Control system after Smith compensation

图 13　Smith-PID 控制仿真框图

Fig.13　Block diagram of Smith-PID control simulation
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4 二自由度隔振系统主动控制试验

为验证仿真所得规律的准确性，进一步开展二自

由度隔振系统主动控制试验。首先，搭建二自由度隔

振系统主动控制平台；其次，根据所要实现的功能对

软件进行编程，实现软件对各个自由度的控制；最后，

对试验平台的减振效果进行测试，为后续提供参考。

4.1　试验平台搭建　

二自由度隔振系统主动控制试验所需的硬件主

要包括上位机、NI 9234 型采集卡、NI 9263 型电压输

出模块、NI cRIO 9068 型控制器、加速度传感器、信

号发生器、音圈电机、主动隔振系统样机和功率放大

器，各硬件功能如表 2 所示。

硬件连接流程图如图 16 所示。通过信号发生

器与音圈电机向主动隔振系统样机提供激励，2 个

加速度传感器分别负责采集顶部、底部自由度加速

度信号。通过 NI型设备与上位机进行通讯，用来处

理信号并输出控制电压，进而分别控制顶部、底部自

由度的音圈电机，实现系统的闭环调节。搭建完成

后的硬件平台如图 17 所示。

通过在上位机中编写 Labview 控制程序，实现对

系统的控制。为验证仿真结果的准确性，采用与仿

真相同的程序对比 PID 控制和 Smith⁃PID 控制的

效果。

4.2　试验平台性能测试　

硬件平台和软件系统均搭建完成后，开展试验

平台的性能测试，分别从减振效果以及有效频带 2
个方面验证所设计的主动隔振系统有效性。

4.2.1　减振效果对比　

通过信号发生器对音圈电机分别提供 10、20 和

30 Hz，幅值为 20 Vpp 的正弦激励，通过软件系统搭

建的 PID 控制器和 Smith⁃PID 控制器对这 2 种情况

下二自由度主动隔振系统的效果分别进行验证。

10 Hz 时顶部、底部自由度振动曲线分别如

图 14　Smith-PID 控制下顶部自由度响应

Fig.14　Top degree of freedom response under Smith-PID 
control

图 15　Smith-PID 控制下底部自由度响应

Fig.15　Bottom degree of freedom response under Smith-PID 
control

表 2　各硬件功能

Tab.2　Functions of each hardware

硬件

上位机

NI 9234 型采集卡

NI 9263 型电压输出

模块

NI cRIO 9068 型控

制器

加速度传感器

信号发生器

音圈电机

功率放大器

主动隔振系统样机

功能

通过 Labview 程序控制硬件

采集加速度传感器的信号

输出控制电压，对各自由度音圈电机

进行控制

与上位机通讯，同时控制采集卡与电

压输出模块

采集各自由度的加速度信号

产生正弦信号

与信号发生器相连，为系统提供激励

放大激励信号和控制信号

验证隔振系统效果

图 16　硬件连接流程图

Fig.16　Flowchart of hardware connections

图 17　硬件平台

Fig.17　Hardware platform
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图 18、图 19 所示。从图中可以看出，在 PID 控制下

顶部、底部自由度的振动加速度分别减小 54.1%、

45.2%；在 Smith⁃PID 控制下，顶部、底部自由度的

振动加速度分别减小了 71.1%、60.7%。

20 Hz 时顶部、底部自由度振动曲线分别如

图 20 和图 21 所示。从图中可以看出，PID 控制和

Smith⁃PID 控制均能起到一定控制效果。在 PID 控

制下，顶部、底部自由度的振动加速度分别减小

49.9%、40.6%；在 Smith⁃PID 控制下，顶部、底部自

由度的振动加速度分别减小 60.9%、52.7%。

30 Hz 时顶部、底部自由度振动曲线分别如

图 22 和图 23 所示。从图中可以看出，在 PID 控制

下 ，顶 部 、底 部 自 由 度 的 振 动 加 速 度 分 别 减 小

42.9%、32.5%；在 Smith⁃PID 控制下，顶部、底部自

由度的振动加速度分别减小 53.5%、43.4%。

根据上述试验可以看出，在 2 种控制方式下，所

设计的二自由度主动隔振系统在试验的频率下均起

到一定的抑振效果。振动控制效果对比如表 3 所

示。从表中可以看出，随着激振频率的增加，抑振效

果呈减弱趋势，这可能是硬件连接问题或频率升高

图 18 10 Hz时顶部自由度振动曲线

Fig.18　Top degree of freedom vibration curves at 10 Hz

图 19 10 Hz时底部自由度振动曲线

Fig.19　Bottom degree of freedom vibration curves at 10 Hz

图 20 20 Hz时顶部自由度振动曲线

Fig.20　Top degree of freedom vibration curves at 20 Hz

图 21 20 Hz时底部自由度振动曲线

Fig.21　Bottom degree of freedom vibration curves at 20 Hz
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时控制系统出现延迟所导致。相较于常规 PID 控

制，Smith⁃PID 控制减小了系统延迟对控制效果的

影响，具有更好的控制效果。

4.2.2　有效频带对比　

为验证主动隔振系统具有更宽的有效频带，进

一步开展扫频试验。设定扫频范围为 1~30 Hz，得
到不同控制方法下的顶部与底部自由度扫频曲线如

图 24 所示。从图中可以看出，在进行主动控制后，

系统振动明显衰减。相对于传统隔振系统而言，

2 个 自 由 度 的 有 效 频 带 宽 度 分 别 提 升 11.23、
7.45 Hz，证明了 Smith⁃PID 控制具有更好的控制效

果，验证了 Smith⁃PID 控制的可行性。

5 结  论

1） 通过对二自由度系统的动力学模型进行分

析可知，通过调节系统刚度，不仅可以减小力的传

递，同时可减小各自由度的振动加速度，实现系统的

振动调节。

2） 设计了二自由度主动隔振系统的试验样机，

将测得的样机参数通过 Simulink 进行二自由度系统

仿真。添加 PID 控制器后，顶部自由度平稳时的振

幅减小了 95%，底部自由度平稳时的振幅减小了

78.57%，证明了所提控制方法的效果较好。

3） 将 Smith 预估器加入 PID 控制中，通过仿真

分析可得，相较于常规 PID 控制方法，Smith⁃PID 控

制方法在顶部、底部自由度的振动加速度分别减小

了 27.6%、25.9%，表明该方法能够提高 PID 控制系

图 22 30 Hz时顶部自由度振动曲线

Fig.22　Top degree of freedom vibration curves at 30 Hz

图 23 30 Hz时底部自由度振动曲线

Fig.23　Bottom degree of freedom vibration curves at 30 Hz

图 24 顶部与底部自由度扫频曲线

Fig.24　Frequency sweep curves of top and bottom degree of 
freedom

表 3　振动控制效果对比

Tab.3　Comparision of vibration control effects %

位置

10 Hz顶部

10 Hz底部

20 Hz顶部

20 Hz底部

30 Hz顶部

30 Hz底部

PID
54.1
45.2
49.9
40.6
42.9
32.5

Smith⁃PID
71.1
60.7
60.9
52.7
53.5
43.4

提升率

17.0
15.5
11.0
12.1
10.6
10.9
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统的控制效果。

4） 添加 Smith 预估器后，在激振频率为 10、20
和 30 Hz 时，控制系统对顶部、底部自由度的振动控

制效果相比 PID 控制分别提升 17.0% 和 15.5%、

11.0% 和 12.1%、10.6% 和 10.9%；通过试验证明采

用 Smith⁃PID 的主动隔振系统比传统隔振系统具有

更宽的有效频带，验证了 Smith⁃PID 的可行性。

5） 受软件系统和硬件的限制，搭建的试验平台

抑振效果与仿真结果存在一定差距，但仍可通过以

上结果验证所提出方法的可行性，研究结果为二自

由度主动隔振系统研究提供了有益参考。
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