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电动舵系统颤振影响因素分析
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摘　 要：针对电动舵系统颤振问题，将舵系统简化为双惯量模型，并在该模型的基础上分析了舵系

统颤振的原因。 通过对舵系统传递函数以及单自由度碰撞振动系统力学模型的分析，得出传动机

构刚度、间隙等非线性因素以及负载惯量对舵系统稳定性的影响，并分析了各因素造成舵系统颤

振的原因。 通过数学仿真，验证了所得结论的正确性，并针对颤振抑制提出了相应的改进措施。
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０　 引言

舵系统是典型的位置伺服系统，一般由控制

器、功率驱动电路、电机、传动机构和反馈电位计等

部分组成。 而传动机构均会存在一定的间隙和弹

性，由多个型号的研制过程可知，传动机构刚度不

足、间隙控制不严及负载惯量过大，易导致舵系统

发生颤振。 颤振是一种自激振动，是由系统内部激

发产生的周期性振动［１］。 舵系统发生颤振会影响

位置控制精度，降低响应的快速性，严重的颤振会

破坏系统结构，甚至导致整个舵系统工作失效［２⁃３］。
针对舵系统颤振问题，国内外许多学者都做出了

大量研究。 文献［４］通过建立间隙非线性振动模型

和极限环模型，利用描述函数法以及摄动法对非线性

颤振的规律进行分析和求解，得出了电动舵系统颤振

的影响因素，比较准确地解释了电动舵系统中传动机

构间隙会引起颤振和较大惯量负载使颤振加剧这一

问题。 该文仅对间隙引起的非线性动力学特性进行

了详细地分析，而对于刚度及负载惯量等影响因素引

起颤振的原因未做分析，仅给出了相应规律和结论。
文献［５］针对在仿真过程中某型号导弹出现的颤振

现象，首先利用描述函数法分析了系统颤振的原因，
然后利用超前校正法抑制了颤振现象。 该文仅从间

隙一个角度分析，未对其他颤振影响因素进行分析。
本文针对舵系统颤振的各个影响因素，进行了全面分

析，首先建立了舵系统双惯量模型，利用系统传递函

数以及对单自由度碰撞振动系统力学模型的理论分

析，得出传动机构刚度、负载惯量以及间隙对系统振

荡的影响及原因，并通过仿真验证了结论的正确性，
最后给出了相应的改进措施。

１　 舵系统模型建立

为达到建模目的，须将舵机内部分解为双惯量

环节，即电机环节、负载环节，传动机构转动惯量等
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效到负载环节上。 在舵机系统中不能将电机与负

载看成一体，否则就是一个简单的刚体运动。 间

隙、刚度和负载惯量是影响舵系统性能、引起舵面

颤振的重要因素，对于实际系统，传动机构间隙不

可能完全消除；即便电机与负载是直接耦合的，但
传动机构是弹性的，在电机输出力矩的驱动下，传
动机构会产生一定程度的弹性变形。 因此，非线性

环节不能忽略。
双惯量环节模型结构框图如图 １所示。 其中，ＫＬ

是传动轴的刚度，ｉ 为减速比；当传动轴发生扭转形变

时会产生扭矩，称之为轴矩，用 Ｔｗ 表示；Ｊｍ、Ｂｍ、Ｔｍ、θｍ
分别为电机的转动惯量、阻尼系数、电磁转矩和旋转

角度；ＪＬ、ＢＬ、θＬ 分别为负载惯量（包含传动机构），传
动机构阻尼系数和负载旋转角度；ＴＬ 为负载扰动。
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图 １　 双惯量模型的结构框图

Ｆｉｇ １　 Ｔｈｅ ｍｏｄｅｌ ｏｆ ｔｗｏ⁃ｍａｓｓ ｔｒａｎｓｍｉｓｓｉｏｎ ｓｙｓｔｅｍ

２　 刚度及负载惯量对系统的影响分析

２ １　 回路分析

假定舵系统传动机构没有间隙，刚度足够强，
电机轴、舵机输出轴均静止。 此时输入一激励信

号，电机轴开始偏转，而舵机输出轴仍静止，故指令

信号与反馈信号出现偏差。 舵系统将偏差信号放

大以控制电机，电机产生的扭矩经传动减速机构驱

动舵机输出轴向偏差角减少的方向偏转。 当带动

负载（舵面）的舵机输出轴到达指令位置时，由于负

载惯量的影响，并不会立刻停下来，而是越过给定

值。 一旦越过给定值，偏差角信号极性马上改变，

因而电机的控制电压极性也发生改变，电机产生的

扭矩经传动减速机构驱动舵机输出轴向偏差角减

少的方向偏转。 在系统阻尼设计恰当时，带动负载

的输出轴在指令信号给定值附近左右摆动几次后

停止，虽有短暂的调整过程，但不会产生持续振荡。
而实际系统中传动机构刚度有限，均会存在一

定的弹性，这样就会使得系统本身存在一定的谐振

频率。 当信号频率与系统固有的谐振频率相近时，
系统会发生颤振；当信号频率与系统固有的谐振频

率相同时，系统会发生谐振。 电机输出力矩与电机

轴角度、电机输出力矩与输出轴角度之间的传递函

数分别如式（１）、式（２）所示。

　 　
θｍ（ ｓ）
Ｔｍ（ ｓ）

＝
ＪＬｓ２ ＋ ＢＬｓ ＋ ＫＬ

ＪｍＪＬｓ４ ＋ （ＪｍＢＬ ＋ ＪＬＢｍ） ｓ３ ＋ （ＫＬＪＬ ／ ｉ２ ＋ ＫＬＪｍ ＋ ＢｍＢＬ） ｓ２ ＋ （ＫＬＢｍ ＋ ＫＬＢＬ ／ ｉ２） ｓ
（１）

θＬ（ ｓ）
Ｔｍ（ ｓ）

＝
ＫＬ

ｉＪｍＪＬｓ４ ＋ （ ｉＪｍＢＬ ＋ ｉＪＬＢｍ） ｓ３ ＋ （ＫＬ ｉＪｍ ＋ ＫＬＪＬ ／ ｉ ＋ ｉＢｍＢＬ） ｓ２ ＋ （ＫＬ ｉＢｍ ＋ ＫＬＢＬ ／ ｉ） ｓ
（２）

　 　 这里黏滞阻尼系数 Ｂｍ、ＢＬ 很小，为方便分析可

认为 Ｂｍ ＝ ＢＬ ＝ ０。 则电机输出力矩与电机轴角度、
电机输出力矩与输出轴角度之间的传递函数化

简为：
θｍ（ ｓ）
Ｔｍ（ ｓ）

＝ １
ｓ２
·

ＪＬｓ２ ＋ ＫＬ
ＪｍＪＬｓ２ ＋ （ＫＬＪＬ ／ ｉ２ ＋ ＫＬＪｍ）

（３）

θＬ（ ｓ）
Ｔｍ（ ｓ）

＝ １
ｓ２
·

ＫＬ
ｉＪｍＪＬｓ２ ＋ （ ｉＫＬＪｍ ＋ ＫＬＪＬ ／ ｉ）

（４）

传递函数的左边项，可以看作一个二阶纯惯性

环节，是由系统非柔性环节产生。 右边项是一个二

阶振荡环节，是由系统非柔性环节和柔性环节共同

产生的作用。 这个柔性系统中存在 ４ 个极点，２ 个

位于原点位置，还有 １ 对是复共轭极点。 这对复共

轭极点的存在使得系统在特点频率下的响应会比

较剧烈，从而产生振荡现象。 根据式（３）、式（４），可
得电机谐振频率为

ωｍ ＝ ＫＬ（
１

ｉ２Ｊｍ
＋ １
ＪＬ
） （ｒａｄ ／ ｓ） （５）

电机反谐振频率为

ωｍ ＝
ＫＬ
ＪＬ
（ｒａｄ ／ ｓ） （６）

舵面谐振频率为

ωＬ ＝ ＫＬ（
１

ｉ２Ｊｍ
＋ １
ＪＬ
） （ｒａｄ ／ ｓ） （７）

由于： ｉ２Ｊｍ  ＪＬ （８）

故： １
ｉ２Ｊｍ

 
１
ＪＬ

（９）

因此影响系统谐振频率的因素（暂不考虑间隙）

６４
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主要为传动机构刚度 ＫＬ 和负载惯量 ＪＬ。 传动机构刚

度减小或负载惯量增加会降低系统谐振频率。
单纯的 ＰＩＤ控制之所以不能抑制系统振荡，是

因为双惯量系统是四阶系统，而 ＰＩＤ 控制器最多只

有 ３个可调参数，因此不能自由地配置系统零极点。
尽管可以通过增大系统微分参数，等效减小电机转

动惯量，降低系统的“惯量比”以增大谐振频率［６］，
但是微分会放大系统噪声，所以效果有限。 要提高

系统谐振频率， 必须使传动机构具有较高的刚度。

２ ２　 数学仿真

根据式（７）可知，系统谐振频率随传动机构刚度

的增加而提高。 利用 ＭＡＴＬＡＢ ／ ＳＩＭＵＬＩＮＫ 对系统进

行仿真，固定其他参数（负载惯量为０ ０４４ｋｇ·ｍ２，间
隙为 ０），仅改变传动机构刚度，传动机构刚度分别为

４００、５００、８００、１０００、１６００、２０００，单位为（Ｎ·ｍ） ／ （°）。
得到系统开环幅频特性如图 ２所示。
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图 ２　 系统开环频率特性与刚度关系曲线

Ｆｉｇ ２　 Ｏｐｅｎ ｌｏｏｐ ｆｒｅｑｕｅｎｃｙ ｒｅｓｐｏｎｓｅ ａｔ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｓｔｉｆｆｎｅｓｓｅｓ

根据式（７）可知，系统谐振频率随负载惯量的

增加而降低。 固定其他参数 （间隙为 ０，刚度为

５００（Ｎ·ｍ） ／ （°）），仅改变负载惯量，负载惯量分别

为 ０ ０４４、 ０ ０２０、 ０ ０１０、 ０ ００５、 ０ ００１、 ０，单位为

ｋｇ·ｍ２。 得到系统开环幅频特性如图 ３所示。
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图 ３　 系统开环频率特性与负载惯量关系曲线

Ｆｉｇ ３　 Ｏｐｅｎ ｌｏｏｐ ｆｒｅｑｕｅｎｃｙ ｒｅｓｐｏｎｓｅ ａｔ
ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｌｏａｄ ｉｎｅｒｔｉａ

通过仿真可知，随着负载惯量的增大，系统谐

振频率会减小，谐振峰值会增大。 因此，负载惯量

越大，系统越容易发生谐振。

３　 间隙对系统的影响分析

３ １　 回路分析

间隙普遍存在于机械产品中，间隙的存在可能

引发控制系统极限环振荡，从而引起舵面颤振［７］。
舵系统传动机构中的间隙可集中到一处考虑。 将

传动机构间隙、刚度一起考虑，传动机构的轴矩与

间隙耦合，表现为死区特性，如图 ４所示。
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图 ４　 传动机构轴矩与间隙、刚度及转角的关系

Ｆｉｇ ４　 Ｔｈｅ ｒｅｌａｔｉｏｎｓｈｉｐ ｂｅｔｗｅｅｎ ｓｈａｆｔ ｔｏｒｑｕｅ，
ｓｔｉｆｆｎｅｓｓ ａｎｄ ｄｅｇｒｅｅ

由于间隙均位于系统回路内部，其运动过程非

常复杂。 下面采用单自由度碰撞振动系统的力学

模型进行近似分析［８⁃９］，运动模型如图 ５所示。 其中

ｍ 代表舵面，ＫＬ 代表传动机构刚度，ｃ 代表阻尼系

数，ｅ 代表间隙，Ｆ 代表外界干扰力矩。 此处以单自

由度碰撞振动系统的力学模型探究间隙引起的舵

系统非线性振动规律。
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图 ５　 单自由度碰撞振动系统的力学模型

Ｆｉｇ ５　 Ｔｈｅ ｍｅｃｈａｎｉｃａｌ ｍｏｄｅｌ ｏｆ ａ ｏｎｅ⁃ｄｅｇｒｅｅ⁃ｏｆ⁃ｆｒｅｅｄｏｍ
ｖｉｂｒｏｉｍｐａｃｔ ｓｙｓｔｅｍ

弹簧恢复力为：

ｆ（ｘ） ＝
ＫＬ（ｘ ＋ ｅ）， － ∞ ≤ ｘ≤ ｅ
０， － ｅ≤ ｘ≤ ｅ
ＫＬ（ｘ － ｅ），ｅ≤ ｘ≤∞

ì

î

í

ïï

ïï

（１０）

系统振动微分方程为

ｍ ｘ
··

＋ ｃ ｘ
·
＋ ｆ（ｘ） ＝ Ｆ０ｓｉｎ（ωｔ） （１１）

若 ｅ＝ ０，则系统固有频率为

７４
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ω０ ＝
ＫＬ
ｍ

（１２）

若 ｅ≠０，设系统固有频率为 ωｅ，发生谐振时振

幅为 ａ，则 ｍ 的位移可近似为

ｘ ＝ ａｓｉｎ（ωｅ ｔ ＋ φ） （１３）
忽略阻尼，可解得系统的等效固有频率为

ωｅ ＝ ω０ １ － ２
π
［ａｒｃｓｉｎ ｅ

ａ
＋ ｅ

ａ
１ － （ ｅ

ａ
） ２ ］

（１４）
式（１４）中含 ３ 个变量－ωｅ、ｅ、ａ，无法确定两变

量之间的关系，下面通过分析 ｅ ／ ａ 与 ωｅ ／ ω０ 的关系

（如图 ６）及 ｅ 与 ａ 的关系，来定性分析 ωｅ、ｅ、ａ 两两

之间的关系。
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图 ６　 间隙、谐振幅度与谐振频率的关系

Ｆｉｇ ６　 Ｔｈｅ ｒｅｌａｔｉｏｎｓｈｉｐ ｂｅｔｗｅｅｎ ｂａｃｋｌａｓｈ，
ａｍｐｌｉｔｕｄｅ ａｎｄ ｆｒｅｑｕｅｎｃｙ

根据对系统的仿真以及实际系统的测试，ωｅ 随

间隙 ｅ 的增大而减小，但其值变化范围很小，此处为

方便分析 ｅ 与 ａ 的关系，认为 ωｅ 为常数 ｂω０（其中 ｂ
为略小于 １的常数）。 可得

ａｒｃｓｉｎ ｅ
ａ

＋ ｅ
ａ
１ － （ ｅ

ａ
） ２ ＝ （１ － ｂ２）π

２
（１５）

所以： ａ ＝ Ｃｅ（Ｃ 为常数） （１６）
由图 ６可知，当 ωｅ 与 ω０ 之比为常数时，ｅ 与 ａ

之比也为常数，得出与式（１６）相同的结论。
以上计算多次采取了近似，与实际系统存在一

定的差异。 比如在实际系统中，当 ｅ 等于 ０ 时，ａ 有

时并不等于 ０，而是等于一个很小的值；在电机死区

及摩擦阻尼适当时，若 ｅ 不是很大，ａ 可能为 ０。 但 ｅ
与 ａ 的强正相关关系是存在的。

由以上分析可知间隙越大，系统谐振幅度越

大，系统也越容易发生谐振。 谐振幅度的增大对系

统的破坏会更严重。 实践证明，控制传动机构间隙

是保证系统稳定，提高系统性能必不可少的条件。
也可以将系统传动机构的间隙理解为此处刚

度为零，即传动机构刚度为一个分段函数，在前部

分刚度为零，在后部分刚度为正常值。 间隙的存在

大大降低了传动机构刚度，减小了系统谐振频率，
使系统更容易发生振荡。 但间隙对系统的影响是

一个十分复杂的过程，其作用不单单是降低谐振频

率，其引发谐振的机理也不能仅从谐振频率的角度

进行分析，还需要做更加深入的研究。

３ ２　 数学仿真

对系统进行仿真，固定其他参数（刚度为 ５００
（Ｎ·ｍ） ／ （°），负载惯量为 ０ ０４４ ｋｇ·ｍ２），仅改变

间隙大小（间隙为 ２ｅ），间隙分别为 ０、０ ０５、０ １、
０ ２，单位为（°），得到阶跃响应与舵机间隙之间关

系如图 ７所示。
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图 ７　 阶跃响应与间隙之间关系

Ｆｉｇ ７　 Ｓｔｅｐ ｒｅｓｐｏｎｓｅ ａｔ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｂａｃｋｌａｓｈ

通过仿真可知：间隙越大，系统谐振频率越小，
但变化不明显。 间隙越大，系统谐振峰值越大，越
容易发生谐振，即间隙越大越容易使系统进入非线

性共振区。

４　 改进措施

由于生产工艺的局限和实际需求，传动机构刚

度不可能无限大，负载的惯量和间隙也不可能很

小。 因此，单纯的增大刚度，减小负载惯量和间隙

对谐振的抑制有限，需寻求其他抑制方法。
从频域角度分析，系统发生振荡的根本原因是

在特定频率处其幅频特性有较大的增益［１０］，而陷波

滤波器能大大降低系统在某一频率处的幅值，并且

基本不影响其他频率处的特性。 所以只要事先精

确地测得系统谐振频率，然后使用陷波滤波器抑制

谐振。 而在实际系统中，由于间隙等因素的影响，
谐振频率可能会发生变化，所以可采用自适应辨识

与陷波滤波器相结合，随时辨识系统谐振频率以更

改陷波滤波器的参数。 但这种方法计算量大，实际

系统中应用较少，而多采用低通滤波的方式。

８４
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本文通过设计低通滤波器，在 ＭＡＴＬＡＢ ／ ＳＩＭＵ⁃
ＬＩＮＫ下对系统进行仿真，验证低通滤波方法的有效

性。 模型参数设 置 为： ＪＬ ＝ ０ ０４４ｋｇ · ｍ２， ＫＬ ＝
５００Ｎ ／ （°），２ｅ ＝ ０ １５°。 采样解算出的位置反馈信

号，经过一阶 ４５Ｈｚ低通滤波器滤波，滤波后参与回

路控制解算。 用巴特沃斯滤波器实现 ４５Ｈｚ 低通滤

波。 滤波前后仿真结果如图 ８所示。
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图 ８　 滤波前后仿真结果

Ｆｉｇ ８　 Ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｓｉｍｕｌａｔｉｏｎ ｒｅｓｕｌｔｓ ｏｆ ｔｈｅ
ａｐｐｌｉｃａｔｉｏｎ ｏｆ ｔｈｅ ｆｉｌｔｅｒ

为了验证低通滤波器抑制舵系统颤振的理论

分析及数学仿真，在某电动舵系统中，分别对无采

用低通滤波器的舵系统进行测试。 按控制周期 Ｔｓ ＝
０ ５ｍｓ离散化后的滤波器传函为

ｙ（ｋ） ＝ ０ ０６６１ｘ（ｋ） ＋ ０ ０６６１ｘ（ｋ － １） ＋
０ ８６７８ｙ（ｋ － １） （１７）

其中，ｘ 为滤波前数据，ｙ 为滤波后数据；（ｋ）为
当前周期值，（ｋ－ｉ）为前 ｉ 个周期值。 以单位阶跃信

号对舵系统进行测试，测试结果如图 ９、图 １０所示。
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图 ９　 未采用滤波器时舵系统的单位阶跃响应

Ｆｉｇ ９　 Ｓｔｅｐ ｒｅｓｐｏｎｓｅ ｂｅｆｏｒｅ ｕｓｉｎｇ ｔｈｅ ｆｉｌｔｅｒ

通过单位阶跃响应曲线可以看出，在未采用滤

波器时，舵系统发生振幅约为 ０ １５Ｖ、频率约为

５０Ｈｚ的颤振。 在采用滤波器后，系统响应虽有一定

的超调和半波振荡，但最终趋于稳定。 对于抑制舵

系统颤振，低通滤波法是一种简单可行的方法，其
通过滤掉引发系统颤振的频率信号来抑制系统颤

振，仿真和试验结果表明，低通滤波法具有一定的
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图 １０　 采用滤波器后舵系统的单位阶跃响应

Ｆｉｇ １０　 Ｓｔｅｐ ｒｅｓｐｏｎｓｅ ａｆｔｅｒ ｕｓｉｎｇ ｔｈｅ ｆｉｌｔｅｒ

工程应用价值。

５　 结论

本文通过对舵系统双惯量模型的建立，利用系

统传递函数以及对单自由度碰撞振动系统力学模

型的理论分析，得出传动机构刚度、间隙以及负载

惯量对系统振荡的影响及原因：从频域角度分析，
系统发生振荡的根本原因是在特定频率处其幅频

特性有较大的增益。 传动机构刚度越小、负载转动

惯量越大、间隙越大，则系统谐振频率会越低，系统

也就越容易发生振荡，仿真结果证实了理论分析的

正确性。 采用低通滤波器能有效抑制舵系统颤振，
仿真和试验结果验证了其有效性。
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