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摘  要 

本文研制了一套座椅主动减振系统，通过抑制座椅下方基础结构上的低频线谱振动，降低振动向座椅的

传递，从而提高座椅的舒适性。该系统将传感器与主动执行器集成在一起，形成传感作动一体化的智能

吸振器。采用自适应反馈FxLMS算法作为控制策略，有利于提高该系统在不同应用环境中的适应性和稳

定性。然而，该算法在应用中由于机械结构和控制系统中存在的非线性，容易造成高次谐波振动的放大

现象。为此，本文提出一种参考信号的预处理方法，通过将参考信号转化为矩形波并提取高次谐波分量

的方法合成新的参考信号，从而实现对高次谐波振动的抑制，以解决座椅振动主动减振中高次谐波的放

大现象。为验证本文提出方法的有效性，在实验室中搭建了座椅减振试验验证平台，该平台以矩形钢板

作为基础结构，以模拟振源作为初级激励。试验结果表明本文提出的方法在实现基频振动大幅降低的同

时，可有效解决座椅主动减振中出现的高次谐波放大问题。 
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Abstract 
In this paper, an active vibration control system of the seat is developed, which can reduce the 
transmission of vibration to the seat by suppressing the low-frequency harmonic vibration on 
the infrastructure underneath the seat, thus improving the comfort of the seat. The system inte-
grates sensors with active actuators to form an intelligent vibration absorber with integrated 
sensing action. The adaptive feedback filter LMS algorithm is used as the control strategy to im-
prove the adaptability and stability of the system in different application environments. How-
ever, the higher-order harmonic vibration may deteriorate due to the non-linearity in the 
structure and the control system. To alleviate the phenomenon, a pre-processing method of ref-
erence signal is proposed, which synthesizes the new reference signal by converting the refer-
ence signal into rectangular wave and extracting high-order harmonic components, so as to 
suppress the high-order harmonic vibration and solve the amplification phenomenon of the 
high-order harmonic in the active vibration reduction of the seat. A verification platform for 
seat vibration reduction test is built in the laboratory, which uses rectangular steel plate as the 
foundation structure and simulated vibration source as the primary excitation. The test results 
show that the higher-order harmonics of the foundation structure and the seat is significantly 
reduced when the fundamental frequency vibration is well controlled. 
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1. 前言 

对于飞机、船舶及车辆等交通运输工具而言，影响乘坐舒适性的关键之一便是座椅。驾乘人员长时

间保持坐姿，极易产生疲劳，座椅的振动会加剧驾乘人员的不适感。在军事领域，座椅的振动会对驾乘

人员造成心理和生理上的负面影响，直接影响士兵的战斗力。座椅的振动也是导致很多驾乘人员患有颈

椎、腰椎类疾病的重要原因之一。统计结果表明，坦克乘员的腰痛发病率为 73.7%，明显腰痛者达到 48.4%，

且从业时间越长，发病率越高、程度越重[1]。直升机飞行员患有腰部疾病和脊柱异常疾病的情况也非常

普遍，且随着飞行次数和飞行时间的增加，发病率升高[2]。因此，作为振动的主要传递途径，座椅的减

振性能非常重要，它直接决定了振动传递到座椅乃至最终传递到驾乘人员的振动量级。如何设计和优化

座椅的减振系统一直以来是座椅减振研究的热点之一。 
传统的座椅减振系统属于被动减振范畴，具有结构简单、安全可靠、经济性好等优点，应用广泛。

但是受传统减振器高静态刚度和低动态刚度矛盾的限制，被动减振座椅对低频振动的控制效果普遍较差。

而且被动减振座椅的刚度和阻尼不可调，不同工况环境下的减振效果会有所不同，适应能力差。 
高静态刚度和低动态刚度的矛盾是被动减振系统的痼疾，为解决这个问题，采用高静态刚度低动态

刚度同时满足的非线性减振系统[3] [4] [5]是一个解决思路，但目前缺乏适于工程应用的研究和验证。针

对被动减振座椅刚度和阻尼不可调问题，国内外学者采用半主动控制的方法来实现刚度和阻尼的在线调
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整，以适应不同工况的振动控制，如基于磁流变[6]和电流变液[7]的半主动减振座椅的研究。相比而言，

基于磁流变阻尼器[6] [8] [9] [10]的半主动控制系统已经有很成熟的产品问世。 
与非线性减振和半主动减振不同，主动减振通过引入次级振源产生与源振动幅值相同、相位相反的

振动实现对低频振动的良好抑制。同时由于主动减振座椅采用实时振动信号反馈，因此对不同的工况有

很好的适应能力。鉴于对低频良好的抑制能力和不同工况的适应能力，主动减振座椅的研究一直受到国

内外学者[11]-[22]的青睐，次级振源既有传统的伺服电机带动滚珠丝杠[11] [12] [13]、气动式[14]、电磁

式[15]等作动机构，也有基于压电材料[16] [17]等功能材料的新型作动机构。 
本文基于前期的研究基础，研制了应用于座椅的主动减振系统。该控制系统采用自适应 FxLMS 算法，

保证振动主动控制系统在工程应用中有更好的环境适应能力，同时具备较好的稳定性。然而由于机械结

构和控制系统中存在的非线性，基于 FxLMS 算法的座椅主动减振系统会出现高次谐波的放大现象。为了

解决该问题，本文提出一种对参考信号的预处理方法，通过将参考信号转化为矩形波并提取高次谐波分

量的方法合成新的参考信号，从而在控制基频振动的同时实现对高次谐波振动的抑制。 

2. 座椅振动主动控制机理 

类似汽车、直升机这样的运载工具，通常在舱室内的座椅和基础地板之间安装被动减振装置，振动

传递示意图如图 1 所示。对于不同种类的运载工具，主要振源的类型也有所区别。例如：汽车的振动主

要来自发动机和路面、直升机的振动则主要来自旋翼，除此之外，振动在传递过程中还会受到舱室结构

特性的影响。因此，振动的传递过程可以概括为“振源—结构—座椅”，为了提高座椅的舒适性，振动的

治理工作可以分别从以上三个方面着手。但是直接消除振源的振动目前存在技术瓶颈，无法实现，修改

传递振动的机械结构则需要付出较大的代价，可能会影响机械结构其它方面的性能。从提高座椅舒适性

的角度出发，直接治理座椅振动更具有针对性，是目前座椅减振的主要研究方向。 
 

 
(a)                                         (b) 

Figure 1. Schematic of vibration transfer (a) Passive vibration-absorbing seat; (b) Active 
vibration-absorbing seat 
图 1. 振动传递示意图：(a)被动减振座椅；(b)主动减振座椅 

 

与被动减振不同，本文研制的主动座椅减振系统采用了振动波叠加的原理，利用次级振源产生的振

动来抵消座椅下方基础结构上的振动，阻止振动向座椅传递，其原理如图 1(b)所示。振动主动控制的技

术优势在于低频段(10~315 Hz)特征谱线频率的振动抑制效果非常明显，能够更具针对性地消除低频振动

对驾乘人员身心健康的不利影响。 
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3. 控制策略 

3.1. FxLMS 算法 

本文采用自适应 FxLMS 算法作为座椅主动减振系统的控制策略，控制算法以误差信号的最小均方根

为收敛目标，通过最陡下降法寻找最优控制解[21]。经典的单通道自适应前馈 FxLMS 算法框图如图 2 所

示，自适应寻优过程即为控制权向量 ( )W n 的迭代过程，可表示为： 

( ) ( ) ( ) ( )1 2W n W n X n e nµ ′+ = +                                  (1) 

将初级激励作为参考信号 ( )x n ，即为前馈控制。由于信号经过实际的物理通道后会产生一定的时间

延迟和相位突变，因此需要对算法中的参考信号加入补偿滤波，滤波后的参考信号为 ( )x n′ 。补偿滤波器

即为次级通道的脉冲响应函数(也称为次级通道权系数)，可以通过自适应系统辨识的方式获得。 
 

 
Figure 2. Block diagram of FxLMS algorithm for single-channel adaptive feed 
forward control 
图 2. 单通道自适应前馈 FxLMS 算法框图 

 

该算法可简单地归纳如下： 
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在座椅所处的实际环境中，振源的情况通常比较复杂，座椅的振动还要受到传递途径的影响，因此

以初级激励作为参考信号是比较困难的。相比之下，采用反馈控制策略则更为合适，即以图 2 中的期望

信号 ( )d n 作为参考信号。在实际的振动主动控制系统中，传感器采集的误差信号是初级激励响应和次级

激励响应的叠加，在启动主动控制系统后，随着次级控制力的逐渐建立，误差信号中被控频率的幅值会

逐渐降低。因此需要在算法中将误差信号中的次级激励响应去除，重构出稳定的期望信号作为参考信号。

本文所研制的座椅主动减振系统为双通道控制，座椅下方的两台智能吸振器之间存在明显的耦合关系，

因此应采用考虑耦合的 LMS 算法。图 3 给出了考虑耦合的双通道自适应反馈滤波 LMS 算法框图，其中 11S
和 22S 是原点次级通道脉冲响应函数， 12S 和 21S 是耦合次级通道脉冲响应函数。 

次级通道权系数一般采用自适应系统辨识的方式获取，辨识方法可以分为在线辨识和离线辨识。在

线辨识多适用于线性时变被控系统，在次级控制力的收敛过程中不断更新次级通道权系数，可以保证次
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级通道权系数的准确性。离线辨识则适用于线性时不变被控系统，当被控系统为静态时，提前辨识出系

统的次级通道权系数。在本文研究的座椅减振问题中，采用离线辨识的方法获得系统次级通道权系数。 
 

 
Figure 3. Block diagram of LMS algorithm for dual channel adaptive feedback control 
图 3. 双通道自适应反馈控制 LMS 算法框图 

 

此时，控制权系数的迭代过程可以表示为 

( ) ( ) ( ) ( ) ( ) ( )
( ) ( ) ( ) ( ) ( ) ( )

1 1 11 1 12 2

2 2 21 1 22 2

1 2

1 2

W n W n X n e n X n e n
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其中，滤波后的参考信号可以表示为 

( ) ( ) ( )
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其中，参考信号可以表示为 

( ) ( ) ( ) ( ) ( ) ( )
( ) ( ) ( ) ( ) ( ) ( )

1 1 1 11 2 21

2 2 1 12 2 22

X n e n y n s n y n s n

X n e n y n s n y n s n

= − −


= − −
                            (5) 

3.2. 座椅主动减振系统中高次谐波放大现象 

采用 FxLMS 进行座椅振动主动控制时，参考信号来源于误差传感器，这时参考信号中基频分量幅值

远高于高次谐波，这造成控制滤波器中高次谐波分量迭代更新速度远低于基频分量迭代速度。以反馈控

制为例，误差信号中高次谐波分量的幅值比基频分量低 30 dB 以上，这就导致控制滤波器中高次谐波分

量几乎不更新，控制信号中也没有相应的频率成分。与此同时，由于被控机械结构、作动传感系统、功

率放大器等存在的非线性，导致作动器激励起高次谐波成分，该谐波振动与源振动的相位存在随机性，

当相位在−90˚~90˚范围内时，两者相互叠加会使得高次谐波振动增大。当采用信号发生器产生的单频信

号作为参考信号时，这种情况会更加严重。 
为了解决座椅主动减振中发生的上述高次谐波振动放大问题，需要在参考信号中引入高次谐波成分，

并能够调节参考信号中高次谐波分量的幅值，该过程可视作对参考信号的预处理。 

3.3. 参考信号预处理方法 

本文提出一种对参考信号预处理的方法，以解决座椅主动减振高次谐波振动放大问题。该方法使用

矩形波发生器从参考信号中提取矩形波，再通过带通滤波器组将需要控制的谐波分量提取出来，其基本

原理示意图见图 4。 
 

 
Figure 4. A schematic of pre-processing on reference signal 
图 4. 参考信号预处理原理示意图 

 
其中矩形波发生器假设原始参考信号满足下式： 

( ) ( )sin 2x t A ft= π                                        (6) 

则矩形波发生器的输出为 ( )y t 满足下式： 

( )
( )
( )

0 0

00

A x t A
y t

x t A

≥= 
<

                                     (7) 

这里的 0A 为用于生成矩形波的阈值，矩形波发生器的输出 ( )y t 可根据式(7)进行逐点赋值。矩形波

生成原理见图 5。 
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Figure 5. Principle of generating square wave 
图 5. 矩形波生成原理 

 

假设矩形波的占空比为 D，则由图 5 可知，占空比 D 和阈值 0A 之间满足下式： 

( )0 sin cos
2

A A D A Dπ π π 


= − =


                                (8) 

将式(8)代入式(7)可得： 

( )
( ) ( )
( ) ( )

0 cos

0 cos

A x t A D
y t

x t A D

≥= 
<

π

π
                                 (9) 

经过矩形波发生器产生矩形波后，使用带通滤波器组将各个中心频率设置为高次谐波对应的频率，

同时根据需要调整增益 ik 对各个高次谐波进行放大。 

4. 座椅主动减振试验验证 

4.1. 座椅主动减振台架介绍 

为验证本文提出方法在座椅主动减振系统中的有效性，在实验室环境下搭建了座椅主动减振试验系

统，系统示意图如图 6 所示。台架的基础结构为一块 1.5 × 2.0 m 的钢结构矩形平板，平板下方由 4 个橡

胶隔振器作为弹性支撑，以此模拟座椅的实际环境。作为模拟振源，四个相同的激振器对称分布在基础

平板上。定义左侧的作动器和传感器为 1 号，右侧的作动器和传感器为 2 号。 
如图 7 所示为本文研制的座椅主动减振系统实物样机，该系统由三部分构成：控制器、电源及信号

调理箱、智能吸振器。DSP 控制器具备上位机控制和脱机运行两种工作模式，上位机控制模式主要用于

系统安装后的调试，确定最佳控制参数后，在 DSP 脱机运行模式下，一键启停便于日常使用。电源及信

号调理箱中集成了分压整流模块和信号滤波模块，分压整流模块可以通过定制化设计适应各种不同的应

用环境。 
智能吸振器内部为电磁式惯性作动器和加速度传感器，功率放大器安装在智能吸振器内侧外壁上。

功率放大器的外置式设计有利于散热，便于拆装维护，同时可以整合传感和作动的信号接口。电磁式惯

性作动器的主要性能指标如表 1 所示，经过测试，作动器的出力密度可以达到 124,000 N2/(Wm3)，且工

作频带内的失真度均在 5%以内。 
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Figure 6. Schematic diagram of test plan for seat active vibration reduction system 
图 6. 座椅主动减振系统试验方案示意图 

 

 
Figure 7. Active seat vibration reduction system 
prototype 
图 7. 座椅主动减振系统实物图 

 
Table 1. Main performance indicators of electromagnetic inertial actuators 
表 1. 电磁式惯性作动器的主要性能指标 

尺寸(mm) 重量(kg) 极限输出力(N) 工作频带(Hz) 极限电流(A) 

150 × 120 × 160 11.5 200 10~315 2.8 

4.2. 次级通道辨识 

首先采用离线辨识的方法进行次级通道系统辨识，辨识的激励信号为 0~200 Hz 高斯白噪声。由于两
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路控制通道之间存在耦合，可以得到 4 组次级通道权系数，辨识结果如图 8 所示，权系数为 512 阶。 
 

 
(a)                                                       (b) 

Figure 8. Identification results of secondary-path: (a) Origin secondary-path identification results: (b) Coupling second-
ary-path identification results 
图 8. 次级通道权系数辨识结果：(a)原点次级通道辨识结果；(b)耦合次级通道辨识结果 
 

在次级通道对比结果中可以发现，两组原点次级通道权系数和两组耦合次级通道权系数的形状均非

常相似，其中 1 号通道对应权系数的幅值均大于 2 号通道。权系数形状相似说明控制系统的两路次级输

出在基础结构上激起的振动响应是近似相同的，这主要是因为两台智能吸振器在基础结构上的实际位置

比较接近。权系数形状相似，但幅值不同，主要原因有两点： 
1) 两路控制通道之间的实际物理环节所有不同，例如：功率放大器的放大倍数、作动器动子的响应

等等； 
2) 系统辨识时，所有次级通道权系数的初始值都为 512 阶零向量，经过不同的收敛时间，权系数的

幅值必然有所区别。 
对比原点次级通道权系数和耦合次级通道权系数可以确认，由于两台智能吸振器的位置比较接近，

控制系统的两路输出通道之间存在非常强的耦合作用。 

4.3. 基于 FxLMS 算法的座椅主动减振 

采用基于 FxLMS 算法的控制策略进行座椅主动减振。启动模拟振源，设置激振频率为 20 Hz，记录

误差点的振动响应。然后运行振动主动控制系统，调整合适的收敛系数，待收敛稳定后记录误差点的振

动响应。振动主动控制效果如图 9 所示。 
开启振动主动控制前，基础平板上的振动响应以 20 Hz 为主。初级激励源为单频信号，振动响应中

出现高次谐频，这是由于实际的物理系统中存在的非线性特性引起的。此外，受电源干扰的影响，误差

信号中存在较弱的 50 Hz 干扰，这个量级的干扰不会影响主动控制，可以忽略。 
开启振动主动控制前后，两个误差点在各个特征频率及 0~200 Hz 频段的振动加速度级见表 2。从表

中可以看出，两个误差点在 20 Hz 处的振动量级明显下降，振动衰减量分别为 31.0 dB 和 33.6 dB。在 0~200 
Hz 频带内，1 号误差点和 2 号误差点的总振级衰减分别为 27.6 dB 和 29.2 dB。然而，部分高次谐波振动

在主动控制开启后反而出现放大现象，如 60 Hz (3 倍频)、100 Hz (5 倍频)处。尤其是在 60 Hz 处，振动

放大现象尤为明显。 
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(a)                                                      (b) 

Figure 9. Active vibration control results using FxLMS (thick solid line: before control, fine dashed line: after control) (a) 
Point 1; (b) Point 2 
图 9. 基于 FxLMS 算法的振动主动控制效果(粗实线：控前，细虚线：控后) (a) 1 号点；(b) 2 号点 
 
Table 2. Activevibration controlresults 
表 2. 振动主动控制效果 

频率(Hz) 
1 号误差点 2 号误差点 

控前(dB) 控后(dB) 衰减量(dB) 控前(dB) 控后(dB) 衰减量(dB) 

20 106.5 75.5 31.0 108.1 74.5 33.6 

40 68.2 44.1 24.1 76.3 47.1 29.2 

60 53.5 72.3 −18.8 52.6 71.7 −19.1 

80 54.6 49.9 4.7 52.0 47.6 4.4 

100 69.9 73.7 −3.8 66.4 74.8 −8.4 

120 52.2 47.8 4.4 52.4 44.1 8.3 

140 36 45.5 −9.5 44.5 42.6 1.9 

160 42.9 32.0 10.9 38.7 35.6 3.1 

180 32.8 43.9 −11.1 37.5 42.1 −4.6 

200 49.7 44.9 4.8 45.9 50.3 −4.4 

4.4. 基于参考信号预处理方法的座椅主动减振 

为了解决座椅主动减振中高次谐波振动的放大现象，本文针对座椅主动减振系统采用 3.3 节中提出

的参考信号预处理方法。采用式(9)构造矩形波，其中占空比 D 选取为 0.5，以消除偶数阶谐波干扰。滤

波器组选取两个二阶带通滤波器，其传递函数表达式为： 

( )
2

0 2
1 2

1 21
b b z

H z
a z a z

−

− −

+
=

+ +
                                   (10) 

其中 ( ) ( )2
1 0 02 22exp cos 1s sf f fa fζ ζ= − − π−π ，fs为采样频率， ( )02 exp 2 sf fa ζ π= − ， 0f 为滤波器的
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中心频率， ( )( )00 1 exp 2 2 2sfb fζ π= − − ， 2 0b b= − 。当 jz ω= 时，式(10)实际上等价于单自由度质量–

弹簧–阻尼系统的频率响应函数，此时 0f 为质量–弹簧系统的固有频率，决定了滤波器的中心频率，ζ

为阻尼比，决定着滤波器的带宽。两个带通滤波器的中心频率分别为 60 Hz 和 100 Hz，以滤出 3、5 次谐

波分量。调节这两阶谐波分量的权重，使得其具有与基频相近似的收敛速度，得到两个误差相应点的控

制效果见图 9。各特征频率及 10~200 Hz 频段控制效果见表 3。 
 

 
(a)                                                      (b) 

Figure 10. Active vibration control results based on pre-processing of error signal (thick solid line: before control, fine 
dashed line: after control) (a) Control effect of point 1; (b) Control effect of point 2 
图 10. 基于参考信号预处理方法的振动主动控制效果(粗实线：控前，细虚线：控后) (a) 1 号点控制效果；(b) 2 号点

控制效果 
 
Table 3. Active vibration control results based on pre-processing of error signal 
表 3. 基于参考信号预处理方法的振动主动控制效果 

频率(Hz) 
1 号误差点 2 号误差点 

控前(dB) 控后(dB) 衰减量(dB) 控前(dB) 控后(dB) 衰减量(dB) 

20 106.5 75.1 31.4 108.1 76.2 31.9 

40 68.2 44.4 23.8 76.3 46.2 30.1 

60 53.5 43.2 10.3 52.6 38.6 14.0 

80 54.6 45.3 9.3 52.0 47.2 4.8 

100 69.9 54.8 15.1 66.4 57.8 8.6 

120 52.2 50.0 2.2 52.4 43.4 9.0 

140 36 47.0 −11.0 44.5 44.5 0.0 

160 42.9 32.3 10.6 38.7 35.5 3.2 

180 32.8 45.0 −12.2 37.5 40.9 −3.4 

200 49.7 46.7 3.0 45.9 49.0 −3.1 

 

从图 10 和表 3 可以看出，采用基于参考信号预处理方法后，两个误差点在 20 Hz 的控制效果与未采

用该方法的控制效果几乎一致，这表明本文提出的方法不会影响对基频的振动控制。从控制效果还可以
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看出，采用本文提出的方法，1 号误差点在 60 Hz 和 100 Hz 处的振动衰减量由之前的−18.8 dB 和−19.1 dB
提升至 10.3 dB 和 15.1 dB，2 号误差点在 60 Hz 和 100 Hz 处的振动衰减量由之前的−18.8 dB 和−19.1 dB
提升至 14.0dB 和 8.6 dB。由于受到 DSP 硬件计算能力的限制，试验中未考虑更高次谐波的振动控制。 

5. 结论 

本文研制了一套应用于座椅的主动减振系统，主要用于抑制座椅上的低频振动，降低低频振动对人

体的伤害。针对基于 FxLMS 算法进行座椅主动减振所出现的高次谐波放大现象，本文提出了一种对误差

信号进行预处理的方法，该方法通过从误差信号中提取矩形波并使用滤波器组进行重构的措施，在保证

基频振动控制效果的同时，解决了高次谐波振动的放大问题，提升了座椅主动减振的控制效果。 
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