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采用电磁分流阻尼的反作用飞轮
隔振方法设计与分析
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摘要 : 反作用飞轮是重要的卫星姿态控制执行机构，也是星上最主要的微振动源。针对反作用飞轮转速范围宽的

工作特点，本文提出采用六脚隔振装置结合电磁分流阻尼技术的隔振方法。考虑陀螺效应的耦合作用，建立了反作

用飞轮与隔振装置的一体化动力学模型。通过理论分析和数值仿真，研究了陀螺效应对系统的模态、固有频率以及

隔振性能的影响，并分析了关键参数对系统隔振性能的影响。开展了隔振优化设计，对优化后的隔振性能进行分

析，并对隔振装置中的单个隔振单元进行实验验证，验证了电磁分流阻尼和弹簧刚度对隔振性能的影响。
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引  言

高精度观测航天器是世界各国航天领域争相发

展的重要装备。然而，在轨运行期间，航天器载荷的

工作性能极易受到航天器平台上活动部件在工作时

产生的微振动的干扰。已有研究表明［1］，作为姿态

控制执行机构的飞轮系统，是目前最主要的微振动

扰动源。目前，如何降低飞轮微振动扰动，进而保证

航天器敏感载荷的安静工作环境已成为发展高精度

航天器装备的关键技术之一［2⁃3］。

针对航天器飞轮微振动扰动问题，在不改变飞

轮内部结构的前提下，国内外研究人员设计并研制

了多种隔振装置。按照结构形式，这些隔振装置总

体上可以分为两大类：①基于折叠梁结构的隔振装

置。该技术最早由 Kamesh 等［4］提出。它利用多段

连续短梁，通过降低飞轮与航天器平台之间的安装

刚度实现扰动隔离。此类结构可与压电片进行结

合，实现宽频范围内的主/被动一体隔振，具有较好

的扩展性，且结构形式简单。但是，此系统的动力学

耦合程度大，难以通过参数化设计实现指定的隔振

性能。②基于杆单元的隔振装置。该类型隔振装置

采用数个独立的隔振杆单元，按照一定的拓扑构型

组装而成。在满足一定的体积、重量等限制条件的

前提下，可对隔振杆单元的结构形式、数量及安装构

型进行任意设计。因此，基于杆单元的隔振装置具

有很好的设计通用性，以满足不同被隔振对象（如单

个飞轮、飞轮群组和敏感载荷等）的隔振需求，其在

航天领域的应用非常广泛［5⁃7］。

飞轮的微振动扰动频谱与其转速密切相关。反

作用飞轮作为一类特殊的飞轮系统，在工作时需时

刻调整转速以满足航天器姿控的力矩需求。因而，

反作用飞轮的微振动扰动具有较宽的频谱特性，导

致单一的被动或主动隔振方法难以满足其较宽频带

的隔振性能要求。半主动控制方法能够在宽频域范

围内实现比被动方式更加优异的振动抑制性能，且

在系统的减振性能和结构简易性之间达到了平衡，

仅需较少的外部能量即可实现较好的隔振性能，比

主动方式更加可靠和稳定。

电 磁 分 流 阻 尼 技 术（Electromagnetic Shunt 
Damping，EMSD）属于一种半主动控制方法。该技

术最早由 Behrens 等［8］提出，并通过弹簧⁃质量系统，

利用数值仿真与实验手段对分流阻尼机构的振动抑

制作用进行了验证。随后在此基础上，研究人员对

电磁分流阻尼开展了一系列研究［9⁃18］。De Marneffe
等［13］利用 RL 电路模拟仿真了一个松弛隔振器，取

得了较好的隔振性能；Yan 等［14］在隔振系统中引入

了负电阻，并通过增大等效阻尼系数和辅助刚度的

RL 电 路 实 现 了 增 强 的 振 动 隔 离 ；Li 等［18］利 用

EMSD 模拟了四种传统的阻尼器，并实现了相应的

收稿日期: 2022-06-09； 修订日期: 2022-08-30
基金项目: 国家自然科学基金资助项目（11702321）。



振   动   工   程   学   报 第  37 卷

阻尼性能，即黏性流体阻尼、黏弹性阻尼、惯性阻尼

和调谐惯性阻尼，并通过分析和实验研究了它们在

隔振系统中的性能。总之，相比于传统的机械型阻

尼器件，EMSD 的电气元件在尺寸上通常更加紧

凑，一般小几个数量级，且设计自由度较大，通过更

换分流阻尼电路即可实现对阻尼性能的调整，在航

天领域极具应用前景。Stabile 等［19⁃21］首次将电磁分

流电路阻尼技术应用于航天器飞轮隔振，重点验证

了电磁分流阻尼隔振器在空间温度−20~50 ℃环

境中的适用性。

然而，与一般系统的隔振设计最大的不同之处

是，高速转动的飞轮是一个陀螺系统，与隔振装置高

度耦合，会极大地影响隔振装置的性能。因此，将

EMSD 应用于反作用飞轮隔振仍面临许多理论问

题。针对上述问题，本文首先利用拉格朗日方程推

导建立反作用飞轮与含 EMSD 隔振装置的耦合动

力学模型；然后，利用该模型对系统的动力学特性进

行分析，重点探究陀螺效应、隔振装置支承刚度以及

EMSD 特性等对系统动力学特性和隔振性能的影

响，并针对隔振性能开展优化设计；最后，对隔振装

置的核心部件——隔振单元的传递性能进行测试与

验证。

1　隔振系统动力学建模与分析

本文设计的隔振装置采用杆状形式的隔振单

元，主要由安装平台、隔振单元等组成，安装在反作

用飞轮与航天器之间，如图 1 所示。六个隔振单元

按照一定的空间构型排列，可满足各个方向的隔振

需求。隔振单元的内部结构如图 2 所示，包括弹簧、

铁轭、永磁体、线圈以及外接分流阻尼电路等。它能

够将系统振动能量通过电磁感应原理转换成线圈中

的电能，而后利用连接线圈的外接电阻元件（Rs）将

电能转换成热能进行耗散，实现振动能量衰减，基本

原理如图 3 所示。其中，Rs为外接电阻；Le和 Re分别

表示电磁装置中线圈固有的电感和电阻；V0为隔振

单元工作时产生的感应电压。

1. 1　基本假设

① 假设航天器质量足够大，认为其在惯性空间

中固定，因而不考虑其刚体运动的影响；

② 隔振单元仅沿轴向运动，且各个单元具有相

同的刚度和阻尼特性，忽略本身质量的影响；

③ 不考虑反作用飞轮的转子、轴承等部件的弹

性，飞轮与安装平台固连后可看作仅具有六自由度

的刚体；

④ 反作用飞轮的微振动扰动主要由转子质量

不平衡量引起；

⑤ 系统的微振动扰动均满足小角度和小位移

变形假设。

1. 2　坐标系的定义

根据图 1所示模型，定义如图 4所示的坐标系，以

便建立反作用飞轮与隔振装置的耦合动力学模型。

图 1 反作用飞轮隔振系统

Fig. 1 Vibration isolation system of reaction wheel

图 2 隔振单元剖面图

Fig. 2 Sectional view of vibration isolation unit

图 3 EMSD 的基本原理

Fig. 3 Fundamental principle of EMSD

图 4 坐标系定义

Fig. 4 Definition of coordinate system
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① o‑xyz为空间惯性坐标系；

② o‑xjyjzj为用于描述第 j 个隔振单元运动的局

部坐标系；

③ o‑xpypzp为安装平台的固连坐标系。

1. 3　反作用飞轮与隔振装置的运动学分析

1. 3. 1　安装平台

根据假设，安装平台的广义自由度为：

qp =
é

ë

ê
êê
ê ù

û

ú
úú
úqpt

qpr
=[ up vp w p θx θy θz ]T （1）

式中  qpt = [ up vp w p ]
T
，qpr = [ θx θy θz ]

T
，其

中，θx，θy 和 θz 分别为绕 x，y 和 z 轴转动的角度；下标

“t”和“r”分别表示飞轮微振动激励作用下，安装平

台沿惯性坐标系三轴方向的平动和转动自由度。

假设飞轮安装平台的初始位置矢量为 rp0，则安

装平台的质心位置 rp 可以表示为：

rp = rp0 + qpt （2）
对式（2）求导可以得到飞轮安装平台质心的平

动速度 ṙp 为：

ṙp = q̇pt （3）
利用欧拉角描述坐标系之间的转换，假设平台

坐标系 o‑xpypzp由空间坐标系 o‑xyz 先绕 x 轴转动 θx，

再绕 y 轴转动 θy，最后绕 z 轴转动 θz 得到，则转换矩

阵 E为：

E= Rot ( θz ) Rot ( θy ) Rot ( θx ) （4）
式中  Rot (⋅)为旋转矩阵。

在惯性坐标系中，安装平台的角速度w p 为：

w p = Rot ( θz ) Rot ( θy )
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（5）
此时，根据小角度假设，略去高阶项，由式（5）可

得平台的角速度为：
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（6）

1. 3. 2　隔振单元

（1） 隔振单元建模

反作用飞轮转动时产生的微振动沿安装平台传

递到隔振单元，使其产生伸缩运动。根据隔振杆单

元的空间构型，隔振单元和安装平台之间存在以下

几何及运动学关系。第 j 个隔振单元的空间指向矢

量 l j 可以表示为：

l j = b j - p j

 b j - p j

（7）

式中  b j，p j 分别为隔振单元下、上两端安装点在惯

性坐标系中的位置坐标。

可根据图 5 所示的旋转方法得到第 j 个隔振单

元的空间指向：

l j =
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（8）

式中  φj，θj 和 sjx，sjy，sjz 分别为第 j 个隔振单元的转

动欧拉角和空间指向在三个轴的分量。

因为航天器固定不动，所以下安装点速度为零。

隔振单元上安装点的速度可表示为 vpj：

vpj = ṙp + w p × p j （9）
隔振安装平台和隔振单元之间的运动学关系如

下式所示，详细推导见文献［5］：

l̇= Jp q̇p （10）
式中  l̇为隔振单元杆向振动速度；Jp = ( J T

p )-1 为隔

振单元的雅可比矩阵，由其空间构型确定［22］。

（2） EMSD 产生的阻尼力

当隔振单元产生伸缩振动时，会促使永磁体相

对线圈发生运动。此时，隔振单元内产生的感应电

压 V 0 为：

V 0 =∮v× B ⋅ dlm = C e v1 （11）

式中  B为永磁体磁感应强度；lm 为线圈切割磁感

线的有效长度；C e 为上述永磁体与线圈的机电转换

系数；v为相对运动速度；v1 为相对运动速度沿隔振

单元轴向的分量。

感应电压在闭合回路中产生感应电流，电流与

磁场产生耦合，产生安培力，该力可表示为：

fd =∮ idlm × B= -Cm i （12）

式中  i 为线圈中的感应电流；Cm 为机电耦合系数，

且 Cm = C e。

由式（11）和（12）可知，隔振杆单元伸缩振动时，

电磁线圈可以提供安培力。该力的幅值大小与运动

图 5 隔振单元坐标系

Fig. 5 Coordinate system of vibration isolation unit
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速度成正比，且方向相反，因此，fd 即为隔振杆单元

所提供的阻尼力。

（3） 负电阻电路

考虑到电磁分流电路中存在固有的电感 Le 和

电阻 Re，而该电阻与电感的比值将极大地降低隔振

装置在低频范围内的隔振性能，本文通过设计负电

阻电路来减小固有电阻的影响。该负电阻电路由一

个运算放大器以及 Rx，Ry 和 Rz 三个电阻实现，如

图 6 虚线部分所示。根据图中的电路关系，负阻抗

电路的等效电阻 R n 可表示为：

R n = -Rx

Rz

Ry
（13）

由此，建立图 6 中电路的控制方程为：

L e
di
dt

+ Ri = V 0 （14）

式中  t为时间；R 为电路总电阻，可表示为：

R = R s + R n + R e （15）
当系统振动频率较低时，所产生电流的变化频

率较低，此时电感可忽略不计。

1. 3. 3　隔振系统耦合动力学方程

利用拉格朗日方程推导反作用飞轮与隔振装置

的耦合动力学方程：

d
dt ( ∂T

∂q̇ )- ∂T
∂q

+ ∂V
∂q

+ ∂D
∂q

= Q （16）

式中  T，V 和 D 分别表示系统的总动能、总势能和

总耗散能；Q 表示广义力；q 表示广义自由度。

（1） 隔振系统的总动能

系统总动能可以表示为：

T = T f + T p （17）
式中  T f 和 T p 分别为反作用飞轮和隔振装置的

动能。

（2） 隔振系统的总势能

由于忽略飞轮内部的弹性作用，所以隔振系统

的总势能为隔振单元中弹簧的弹性势能之和：

V = 1
2 kΔlT Δl （18）

式中  Δl为弹簧轴向变形系数；k 为弹簧轴向刚度

系数，即隔振单元刚度或支承刚度。

将式（10）积分代入式（18）可以得到：

V = 1
2 kqT

p J T
p Jpqp （19）

式中  令K= 1
2 kJ T

p Jp。

（3） 因结构阻尼引起的总耗散能

隔振系统的总耗散能由隔振单元中的结构阻尼

引起，采用瑞利阻尼模型，可表示为：

D = 1
2 cq̇T

p J T
p Jp q̇p （20）

式中  c表示瑞利阻尼系数，且令 C= 1
2 cJ T

p Jp。

（4） EMSD 的电磁阻尼力

由式（12）可以得到隔振装置提供的电磁阻尼

力为：

F d = [ fd fd fd fd fd fd ] T
（21）

式中  fd 为单个隔振单元提供的电磁阻尼力。

（5） 隔振系统的扰动力

根据基本假设④，可以得到飞轮因转子质量不

平衡所带来的扰动力 F in 为
［5］：

F in =
é

ë

ê
êê
ê ù

û

ú
úú
úF u s

T ud

（22）

式中  F u s，T ud 分别为转子转动时静、动不平衡引起

的扰动输入，在 o⁃xpypzp中可以分别表示为：

F u s = U s ω2

é
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ê

ê

ê
êê
ê
ê

ê

ê
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û
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úcos ( )ωt + φ s

sin ( )ωt + φ s

0

（23）

T ud = U d ω2
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úcos ( )ωt + φ d

sin ( )ωt + φ d

0

（24）

式中  U s，U d 和 φ s，φ d 分别表示静、动不平衡量和对

应的初始相位角；ω 为飞轮转子转速。

综上，可得到系统的耦合动力学方程：

Mq̈+ Kq+ (G+ C ) q̇+ F d = F in （25）
式中  G为陀螺矩阵；M为系统的质量矩阵，可表

示为：

M=
é

ë

ê
êê
ê
ê
ê ù

û

ú
úú
ú( )m f + m p I3 0

0 J f + Jplatform

（26）

式中  In 为 n 阶单位矩阵；m f 和 J f 分别为飞轮的质

量和相对其惯性主轴的转动惯量；m p 和 Jplatform 分别

为安装平台的质量和相对其惯性主轴的转动惯量。

假设飞轮和安装平台的转动惯量均关于 z 轴对

称。此时有：

J f = diag [ I rf I rf Ipf ] （27）

图 6 负电阻电路

Fig. 6 Negative resistance circuit
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式中  I rf和 Ipf分别为反作用飞轮的径向惯量和极惯量。

Jplatform = diag [ I r I r Ip ] （28）
式中  I r 和 Ip 分别为安装平台绕 x（y）轴和 z轴的转动

惯量。

此外，G= ω é
ë
êêêê ù

û
úúúú0 0

0 J0
为转子转动时系统的陀螺

矩阵，其中：

J0 =
é

ë

ê

ê
êê
ê
ê ù

û

ú

úú
ú
ú

ú0 Ipf 0
- Ipf 0 0

0 0 0
（29）

根据方程（25），可以得到经隔振后系统的扰动

输出为：

F out = Kqp + Cq̇p + F d （30）

1. 4　数值仿真

1. 4. 1　隔振系统参数

本文中隔振单元采用 Stewart 空间构型进行安

装［22］，此时，b和 p在 o‑xpypzp中分别如下式所示：

b=[ b1 b2 b3 b4 b5 b6 ]=

l

é

ë

ê

ê

ê

ê

ê

ê

ê
êê
ê
ê

ê

ê

ê

ê

ê
ù

û

ú

ú

ú

ú

ú

ú
úú
ú

ú

ú

ú

ú

ú6
6

6
6 - 6

3 - 6
3

6
6

6
6

2
2

2
2 0 0 - 2

2 - 2
2

- 3
3 - 3

3 - 3
3 - 3

3 - 3
3 - 3

3
（31）

p=[ p1 p2 p3 p4 p5 p6 ]=

l

é

ë

ê

ê

ê

ê

ê

ê
êê
ê

ê

ê

ê

ê

ê ù

û

ú

ú

ú

ú

ú
úú
ú

ú

ú

ú

ú6
3

6
3 - 6

6 - 6
6 - 6

6 - 6
6

0 0 2
2

2
2 - 2

2 - 2
2

0 0 0 0 0 0

 

（32）
根据该空间构型，结合式（7）~（10）可以计算得

到雅可比矩阵 Jp。反作用飞轮及隔振装置的基本参

数如表 1 所示。

1. 4. 2　隔振性能分析

（1） 结构动力学特性分析

由方程（25）忽略阻尼后进行特征值求解，可以

得到系统的无阻尼固有频率和模态如表 2 所示。通

过分析可知：

a） 由于隔振系统具有结构对称性，当飞轮转速

为零时，f1 和 f2，f4 和 f5 两对模态分别具有对称性，且

分别具有相同的固有频率。

b） 当飞轮转速不为零时，受陀螺效应的影响，

上述对称模态的固有频率不再相等。此时，系统频

率随着转速发生变化，分别分化为两对正、反进动模

态。其中，正进动模态 f2 和 f5 随着转速的增大而增

大，而反进动模态 f1 和 f4 随着转速的增大而减小。

由于转子的质量的不平衡使得转子在转动过程中会

输出一种简谐激励，此时仅会激发其与转子自转方

向相同的固有振动，这意味着只有当激励与正进动

模态频率相同时才会引起共振，而反进动模态一般

不易激发［23］。此时，系统存在两个临界转速，分别

在 600 和 1200 r/min 附近，如图 7 所示。

图 7 反作用飞轮隔振系统的 Campbell图
Fig. 7 Campbell diagram of the reaction wheel vibration

isolation system

表 1 反作用飞轮与隔振装置参数

Tab. 1 Parameters of reaction wheel and vibration 
isolation device

部件

反

作

用

飞

轮

隔

振

装

置

参数

m f/kg
Irf/（kg∙m2）

Ipf/（kg∙m2）

Us/（kg∙m2）

Ud/（kg∙m2）

φ s/rad
φ d/rad

ω/（r∙min−1）

mp/kg
Ir/（kg∙m2）

Ip/（kg∙m2）

k/（N∙m−1）

c
l/m
R/Ω

Ce/（N∙A−1）

物理意义

飞轮质量

径向转动惯量

极惯量

静不平衡量

动不平衡量

静不平衡量初始相位角

动不平衡量初始相位角

转子转速

安装平台的质量

绕 x(y)轴转动惯量

绕 z轴的转动惯量

隔振单元刚度

瑞利阻尼系数

隔振单元长度

总电阻

机电转换系数

数值

4.5
0.06

0.1024
0.75×10−5

8.0×10−7

0
0

0~6000
6.0

0.09
0.12

1.0~5.0×104

10
0.2~0.45

7.5/4.7/4/2/1.5
12.83

表 2 反作用飞轮隔振系统的固有频率和模态

Tab. 2 Natural frequencies and modes of the reaction 
wheel vibration isolation system

阶次

f1

f2

f3

f4

f5

f6

模态

平移

平移

弹跳

摇摆

摇摆

扭转

方向

沿 x 轴

沿 y 轴

沿 z轴

绕 x 轴

绕 y 轴

绕 z轴

固有频率/Hz
9.63
9.63

12.03
18.87
18.87
24.61
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c） 由于转子的陀螺效应与系统 z 方向的运动解

耦，因此，f3 和 f6 对应的系统频率不随转速变化。

由上述分析可知，反作用飞轮转动时的陀螺效

应对系统结构动力学特性的影响非常大，它不仅会

改变系统的固有频率，还会引发系统在多个方向产

生运动耦合，导致复杂的耦合动力学现象。

（2） 参数对隔振性能的影响分析

考虑到本文中飞轮隔振系统的结构对称性，经

隔振后，系统在 x 和 y 方向的扰动输出响应特性相

同，因此，以下仅对 x 方向的响应进行分析。

a） 电阻对隔振性能的影响

当隔振单元刚度 k=3×104 N/m，隔振单元长度

l=0.3 m，总电阻 R 分别为 7.5，4.7，4，2 和 1.5 Ω 时，

反作用飞轮⁃隔振装置耦合系统在 x 方向的扰动输

出如图 8 所示。分析图 8 可知，在高转速区，沿着飞

轮径向的扰动力 F 和扰动力矩 Tθ均大幅降低。以 x
方向为例，当飞轮转速为 2000 r/min 时，扰动力衰减

75.68%，在 转 速 为 6000 r/min 处 ，扰 动 力 衰 减

98.14%。由图 8 可知，当隔振单元的构型和支承刚

度一定时，外接分流阻尼电路中的电阻越小，在临界

转速区域的减振效果越好。

上述仿真分析中仅考虑了分流阻尼电路的电阻

对振动能量的耗散作用。根据实际设计需求，隔振

装置可通过即时调整电阻来满足在不同频段范围内

的阻尼需求，从而为反作用飞轮在宽转速范围内实

现指定隔振性能提供了可行性。需要补充说明的

是，考虑到总电阻趋于零时，整个分流阻尼电路的总

阻抗为零，可能会导致负阻抗电路功能异常，进而引

起系统不稳定［18， 24］。因此，在实际应用中，需要对隔

振单元分流阻尼电路的电阻进行精细设计与调节。

b） 支承刚度对隔振性能的影响

当总电阻 R=4 Ω、隔振单元长度 l=0.3 m、隔振

单元刚度 k=1.5×104~5×104 N/m 时，隔振系统的

扰动输出响应如图 9 所示。分析可知，高转速区隔

振效果明显，在转速为 3000 和 6000 r/min 处，隔振

效果分别达到了 95.11% 和 98.45%。由图 9 可见，

隔振单元的刚度越小，系统的临界转速越小，且对应

的共振峰值越小。

c） 隔振单元长度对隔振性能的影响

考虑隔振单元长度的影响，此时总电阻 R=4 Ω，

隔 振 单 元 刚 度 k=3×104 N/m，分 别 得 到 l=0.2，
0.3，0.35，0.4 和 0.45 m 时隔振系统的扰动输出响

应，如图 10 所示。总体上，随隔振单元长度的增大，

系统的临界转速增大，但对临界转速区扰动的放大

作用存在较大区别。在第一个临界转速区，随隔振

图 9 支承刚度对隔振性能的影响

Fig. 9 Influence of supporting stiffness on vibration isolation 
performance

图 8 电阻对隔振性能的影响

Fig. 8 Influence of resistance on vibration isolation
 performance
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单元长度的增大，扰动力共振峰值增大，而扰动力矩

共振峰值减小；当转速增大到第二临界转速区时，随

隔振单元长度的增大，扰动力共振峰值减小，而扰动

力矩共振峰值增大。由于隔振单元长度很大程度上

决定了其几何构型，因此可以看出，隔振装置构型对

系统的隔振性能的影响很大。

2　隔振性能优化

2. 1　优化设计参数

本节选取隔振单元刚度 k、长度 l 和电磁分流阻

尼电路的总电阻 R 作为优化设计参数，写成向量 d

的形式为：

d= [ k l R ] T
（33）

2. 2　设计目标

安装隔振装置的最直接目的是降低飞轮系统传

递到航天器上的扰动。因此，选取隔振系统的扰动

输出最小作为优化指标之一：

min J1 = F out （34）
飞轮的不平衡激励为与转速频率相同的同频激

励，在不同方向上的扰振频率相同，但当对应的固有

频率存在差别时，将导致最终输出到各方向上的响

应存在较大差异。为了减小这种差异，应尽量减小

固有频率的分布间隔，因此，选取另一优化目标为：

min J2 = f6

f1
（35）

综合优化指标式（34）和（35），可以将飞轮隔振

系统的优化设计描述为一个非线性的多目标优化问

题，如下式所示：

min J (d )= [ J1 J2 ]
T

（36）

2. 3　约束条件

减小隔振装置的支承刚度可明显降低系统的扰

动输出。但考虑到航天器对飞轮系统动量矩指向精

度的严格要求，隔振装置的支承刚度又不能过低；同

时，考虑到航天器内部空间有限等因素，必须对隔振

单元的长度作出限制。因此，隔振系统的优化设计

参数只能在一定的范围内选择，如表 3 所示。

2. 4　优化设计结果

依据表 3 的参数设计范围，并利用方程（25）进

行优化，得到优化前后系统的参数如表 4 所示。

经优化设计，隔振系统的频率比（f6 /f1）由原来

的 2.55（≈24.61 Hz/9.63 Hz）减小到 2.36（≈15.66 
Hz/6.65 Hz），可有效降低飞轮扰动在临界转速区各

方向上动力放大的差异。此外，根据图 11 给出的优

化前后的结果可以看出，经过优化设计后，系统仍存

在两个临界转速，但是系统的临界转速及在临界转

速区的共振峰值均大幅减小。

采用 Wilson⁃θ 方法，可求解反作用飞轮转子转

速从 0 r/min 到 5500 r/min 加速过程的瞬态响应，得

到优化前后各方向的扰动输出力和力矩响应。其

中，图 12 给出了 x 方向的响应分量，可以看出，在优

化后，幅值明显减小，共振峰值向低频处移动。综上

可知，通过优化设计，能够有效降低扰动输出，提升

隔振系统在反作用飞轮高转速区的隔振性能。

表 4 优化前后系统的参数

Tab. 4 System parameters before and after optimization

优化前

优化后

k/（N∙m−1）

3×104

1.5×104

l/m
0.3

0.27

R/Ω
4
2

图 10 隔振单元长度对隔振性能的影响

Fig. 10 Influence of vibration isolation element length on 
vibration isolation performance

表 3 设计参数的取值范围

Tab. 3 The value range of design parameters

设计参数

k/（N∙m−1）

l/m
R/Ω

范围

(1×104，5×104)
(0.2，0.5)

(1，6)
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图 13 给出了安装平台在 x 方向的角位移 θx 的

响应，可以看到，在临界转速处（约为 400 r/min），角

位移响应的最大幅值为 1.26×10−5 rad，满足航天器

设计研制中对飞轮系统动量矩矢量指向精度小于

10−4 rad 量级的一般要求。

3　实验验证

3. 1　实验系统及原理

本节对图 1 所示六脚隔振装置的核心部件——

隔振单元的隔振性能进行测试。所搭建的地面实验

系统主要包括激振器、质量块和被测隔振单元，以及

配套的数据采集和信号发生系统等部分，如图 14 所

示。其中，质量块采用弹簧绳悬吊，以抵消重力对隔

振单元的影响。

图 15 给出了隔振单元隔振性能的测试原理。

通过测量不同频率的激励 F in 作用下隔振单元输出

端的响应，评价其隔振性能。其中，m s 为簧上质量，

即质量块的质量；k s 为隔振单元的弹簧刚度；C s 为隔

振单元的机械阻尼。因此，可以利用以下传递率对

隔振单元的性能进行评价：

| H |=
|

|

|
||
| F输出

F输入

|

|

|
||
|=

|

|
|
||
| k s x + Cm i + C s ẋ

F in

|

|
|
||
|

（37）

根据前述理论分析可知，隔振单元的支承刚度

和 EMSD 的电阻是设计的关键。该被测隔振单元

的实物如图 16 所示，主要由分流阻尼电路、负阻抗

电路以及弹簧组成，如图 17 所示，其主要参数如表 5

图 11 优化前后结果对比

Fig. 11 Comparison of results before and after optimization

图 13 安装平台的角位移扰动响应

Fig. 13 Disturbance response of angular displacement of the 
installation platform

图 12 反作用飞轮加速过程中的扰动输出响应

Fig. 12 Disturbance output response of reaction wheel during 
acceleration

图 14 实验系统组成

Fig.  14 Composition of experimental system
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所示。其中，分流阻尼电路的总电阻可调，以测定不

同电阻对隔振单元性能的影响；负阻抗电路主要用

于抵消分流电路中的内阻。此外，弹簧膜片采用了

铍青铜和弹簧钢制成，以测定不同的支承刚度对隔

振性能的影响，主要参数如表 6 所示。

考虑到反作用飞轮产生的微振动的振幅较小，

且工作转速一般不超过 6000 r/min，对应的不平衡

激励的频率不超过 100 Hz，因此采用如表 7所示的激

励工况。激励为正弦扫频，扫频速度为 0.1 Hz/s，以
确保在每个频率点处都可以实现稳态响应。

3. 2　结果分析与讨论

测定采用 SP1 和 SP2 两组弹簧的隔振单元的传

递率，结果分别如图 18 和 19 所示，给出了理论仿真

结果作为对比。由实验结果可知，两组隔振单元对

图 19 隔振单元传递率（SP2）
Fig. 19 Transmissibility of vibration isolation unit （SP2）

图 18 隔振单元传递率（SP1）
Fig. 18 Transmissibility of vibration isolation unit （SP1）

图 16 隔振单元及地面实验系统实物

Fig. 16 Photos of the vibration isolation unit and ground
experimental system

图 17 被测隔振单元的主要元件

Fig. 17 Main components of the vibration isolation unit
under test

表 5 被测隔振单元的主要参数

Tab.  5 Main parameters of the vibration isolation unit 
under test

部件

隔振单元

电路

参数

ms/kg
ks/（N∙m−1）

Cs/（Ns∙m−1）

R/Ω

物理意义

质量块

弹簧刚度

机械阻尼

总电阻

数值

1.4
见表 6“轴向刚度”

10
7.5/4.7/1.5

表 6 弹簧的主要参数

Tab.  6 Main parameters of springs

参数

材料

外径/mm
厚度/mm

轴向刚度/（N∙m−1）

弹簧 1（SP1）
铍青铜

90
1

4900

弹簧 2（SP2）
弹簧钢

90
1

8000

表 7 激励工况

Tab.  7 Working condition of excitation

频率/Hz
2~15

15~100

幅值/N
0.1~0.5，线性递增

0.5~5，线性递增

扫频速度/（Hz∙s−1）

0.1
0.1

图 15 单个隔振单元原理图

Fig.  15 Schematic diagram of a single vibration isolation unit
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应的一阶共振频率分别为 9.40 和 12.03 Hz，与仿真

结果一致。由于 SP2 采用弹簧钢材料，支承刚度更

大，因此，对应的共振频率更高。此外，在高频处，隔

振单元的高阶共振频率被激发。同时，分析图 18 和

19 中曲线可知，对于同一隔振单元，系统的一阶共

振峰值随着 EMSD 中总电阻的减小而降低，这与

1.4.2 节分析所得的结论相同。

图 20 对比了分别采用 SP1 和 SP2 时隔振单元

的隔振性能。两类弹簧提供了高、低两种刚度，对于

高、低频系统有一定的代表性。无阻尼工况表示

EMSD 此时未工作，主要依靠隔振单元的弹簧刚度

和机械阻尼进行减振，此时在临界转速区共振峰值

最大。当 EMSD 工作时，共振峰值大幅减小，对于

SP1，当 EMSD 电阻为 1.5 Ω 时，共振峰值由 2.423 dB
降低到 0.5347 dB，减小了 1.8883 dB；相应地，对于

SP2，共振峰值减小了 2.1941 dB。为分析 EMSD 对

高、低频系统的影响，提取第一阶共振峰值处的响应

幅值与无阻尼工况进行对比，如表 8 所示。可以看

出，在不同的支承刚度下，当 EMSD 采用同样的电

阻时，其所提供的阻尼对高频系统共振峰值的削减

效果更为明显。

4　结  论

本文基于 EMSD 技术对反作用飞轮进行了隔

振设计与分析，建立了反作用飞轮与隔振装置的耦

合动力学模型。利用该模型，通过仿真手段获取了

系统的结构动力学特性，分析表明隔振系统的动力

学特性受飞轮转子转动时陀螺效应的影响较大。随

后研究了关键参数对系统隔振性能的影响规律，如

隔振单元刚度和 EMSD 电路的电阻等，基于该影响

规律，对系统的隔振性能进行优化设计，使得飞轮的

微振动扰动大幅减小。最后通过实验验证了采用

EMSD 技术的隔振单元的隔振性能。仿真和实验

结果表明，可通过调节外接电阻值来调节隔振单元

的阻尼性能。且相比于通过传统方法设计的阻尼，

本文方法具有便利和可调范围大等优势。下一步，

可根据飞轮转速的变化，通过连接不同电路元件（如

电阻、电感、电容等组合元件）实现对频率和阻尼的

多元化调节，以进一步满足变转速条件下反作用飞

轮的隔振性能要求。
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Design and analysis of vibration isolation for reaction wheel 
by using electromagnetic shunt damping

ZHANG Han， LUO Qing
（College of Aerospace Science and Engineering， National University of Defense Technology， Changsha 410073， China）

Abstract:  Reaction wheels are not only important attitude control actuators for satellites， but also the most prominent onboard mi⁃
cro-vibration source. Considering the varying rotating speed of reaction wheels， this paper proposes a new vibration isolation meth⁃
od using a six-strut isolator combined with the electromagnetic shunt damping （EMSD） technique. A dynamic model of the cou⁃
pled system consists of a reaction wheel and the isolator is derived including the gyroscopic effect produced by the rotating wheel. 
The results obtained through analytical analysis and simulations show that gyroscopic effects have a great effect on the natural 
modes， frequencies， and isolation performance. And then， the influences of key parameters on the isolation performance are ana⁃
lyzed and optimized. Finally， an isolation strut based on the EMSD technique is manufactured and tested. The experiment results 
verified the influences of the stiffness and EMSD on the transmissibility of the strut.

Key words: micro-vibration； vibration isolation； reaction wheel； electromagnetic shunt damping
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