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摘要 

有鑑於微奈米技術的蓬勃發展，無論是加工或是量

測過程都需要一個穩定的環境，來提高精度與良率。本

文章中提出主被動隔振系統之研製，在主動隔振系統設

計方面，將利用音圈馬達作為驅動器，並與被動隔振系

統並聯使用，利用最佳化獨立模態控制法則求出最佳反

饋值，藉此降低外界的振動對於系統的影響。藉由數值

模擬與實驗結果可得到相同的結果。此外，本實驗設備

中也以市售的喇叭當作驅動器，不僅可以降低成本，也

能得到良好的隔振效果。 
關鍵字：主動振動隔振器，音圈馬達，最佳化獨立模態

控制法 
 
1. 前言 

有鑑於微奈米技術的蓬勃發展，無論是加工或是量

測過程都需要一個穩定的環境，來提高精度與良率。由

於振動干擾幾乎存在於任何地方，其來源包含[1]：廠房

外之交通影響、廠房內之人員走動、搬運車之運動、各

種機械設備之運轉等。由大地所產生的振動頻率一般約

在 0.1~10Hz，實驗室中人員的走動所產生的振動頻率

約在 1~3H，一般建築物的振動頻域約在 10~100Hz 之

間。在無法完全除去各項環境振源時，振動控制技術便

成為最佳解決之道，振動控制技術可分為主動式與被動

式兩種，被動隔振技術對隔離高頻振動之效果較好，而

主動隔振技術則為隔離低頻振動之主要方法。然而，被

動隔振系統在系統自然頻率附近有振動放大現象因此

需要搭配主動隔振來抑制這個振動量。因此，主-被動

隔振技術為精密機械設備微振動控制之未來主要趨勢。 
主動隔振系統依驅動器類型可分為幾種形式：壓

電致動器(piezoelectric actuator)[2-4]；電流變液(ER)或
磁流變液(MR)[5-6]；氣體彈簧(pneumatic spring) [7-8]；
線性致動器(linear actuator) [9-11]。目前在主動隔振平台

控制方面，很多都是使用壓電材料來進行主動式隔振，

選擇壓電致動器為主動隔振系統之元件的主要原因之

一在於壓電之高出力（一般而言，積層式壓電致動器之

Block force 可達數千牛頓），適合作為高負載之致動

器；另一優點是可得到極佳的位移解析度。ER或MR是
新一代的智能材料，藉由外加電流或磁場，可以改變流

體的阻尼值，以達到隔振的效果。 
但是壓電材料、ER或MR具有磁滯現象，控制上

無法很精準，需給予回受補償系統加以克服，因此在控

制上也增加了許多困難度。相對來說，線性致動器具有

一些優點，例如：低磁滯現象、低振動、快速的反應時

間以及高精度。且因為結構簡單、直接驅動，因此維修

也容易。音圈馬達(voice coil motor, VCM)是線性馬達的

一種，原本是用於揚聲器。目前也音圈馬達也被廣泛用

於很多場合，例如DVD的伺服控制[12]與硬碟機。因

此，在本實驗中，將選用VCM作為驅動器。 
除了致動器的選擇外，在振動控制法則也有許多相

關的理論和研究。如 PID 控制、獨立模態控制法[4,13]、
強健控制[8]、模糊控制[14]、類神經網路控制[7,15]等。

由於主動振動控制為即時控制，因此系統處理的反應時

間需要非常快。由於最佳化獨立模態控制法則主要是將

耦合的系統動態方程式轉換到解耦的模態空間(modal 
space)，再對解耦後個別模態採用回饋控制，此方法能

針對欲控制的模態解耦後單獨控制，不僅能做到傳統方

法不易控制之模態，而且能節省大量電腦運算的時間。

但利用此法時，會有控制出溢(control spillover)的問題

產生，Lin and Chu[16]提出一個新的方法，利用相等控

制力權重矩陣，解決此一問題。 
因此在本研究中，將利用音圈馬達作為主動隔振系

統之驅動器，搭配最佳化獨立模態控制法則（Optimal 
independent modal space control method, Optimal IMSC 
method）求出最佳反饋值，藉此降低外界的振動對於系

統的影響。 
 
2. 理論分析 
2.1 音圈馬達之推力 

圖 1 所示是本次實驗所使用之音圈馬達的結構

示意圖。根據勞倫茲方程式(Lorentz force equation)，
可以計算出當載有電流的線圈置於磁場中所產生的

作用力，可以表示成如下： 
f=klNIB ..............................................................(1) 

式中 f 是音圈馬達的出力大小；k 是一個常數；l 是通

過磁場的線圈長度；N 線圈的匝數；I 是線圈內的電

流；而 B 則是磁場之磁通密度(magnetic flux density)。 
一般來說，音圈馬達所產生的推力大小與線圈

所載的電流大小成正比，因此推力對電流的比值稱為

音圈致動器的推力常數 Kf，所以可以將(1)式改寫成 

ff=klNIB=K I ...................................................(2) 

然而音圈馬達的出力可藉由調整輸入之電流來控制。電

流則可藉由控制訊號 u(t)來調整，且 u(t)可由電壓的指

令來表示，因此，控制力 f(t)與控制訊號 u(t)之間的關係

可以表示成： 

f r uf=K K u(t)=K u(t) .........................................(3) 
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其中 rK 是電流與電壓間的一個常數，是 uK 常數。 

 
圖 1  VCM 結構示意圖. 

 
2.2 運動方程式 

 
圖 2 主動隔振系統之運動示意圖 

 
主動隔振系統之架構示意圖如圖 2 所示，其中 m、

c、k 分別為等效質量、等效阻尼與等效剛性係數，x、y、
z、f 分別為基板的位移、平台的位移、平台與地板的相

對位移與控制力。因此，整體系統之運動方程式可以表

示為 
mz cz kz F+ + = ................................................... (4) 
其中 -z y x= ， F f mx= − 。 
 
2.2 動態方程式 

欲將系統轉為動態方程式，再以獨立模態控制的

方法解耦，故令 
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將(6)式寫成動態方程式的形式，如(7)式所示 

e Ae BQ= + ...........................................................(7) 

其中
1A M K−= − ，

1B M −= 。 
 
2.3 獨立模態控制 
    獨立模態控制理論乃係利用左右模態轉換矩陣 R
與 L 之特性，將一耦合之系統解耦，轉換至模態空間，

而模態控制力由每個獨立模態求得，經由一特定轉換關

係後，可獲得實際之控制力，其模態轉換矩陣之特性如

下 
TL R I= 、

TL AR = Λ ...........................................(8) 
其中Λ為方塊對角矩陣(block-diagonal matrix )，可表示

如下 

s s

s s

block diagonal
σ ω
ω σ

⎡ ⎤
Λ = − ⎢ ⎥−⎣ ⎦

......................(9) 

s = 1,2,…,k 
其中 sσ 及 sω 為欲控制複變模態特徵值 sλ 之實部與虛

部，因此式(7)可經由上述關係簡化為 

uQqq +Λ= ..........................................................(10) 

QMLQ T
u

1−= ...................................................... (11) 
並定義(11)式為模態控制力(modal control force)。 
 
2.4 最佳化控制 

本研究使用最佳化控制技巧來作設計，首先取出

欲控制模態方程式 

,s s s u sq q Q= Λ + ；s=1,2,…,k...............................(12) 

而在最佳化控制的技巧，是將(13)式之價值函數作最小

化處理 

∑
=

=
k

s
sJJ

1
...............................................................(13) 

其中 sJ 為系統之獨立模態價值函數(independent modal 
cost function)，k 為欲控制之模態數目，定義如(14)式所

示， 

( ),0

T T
s s s us s u sJ q q Q E Q dt

∞
= +∫ ..................(14) 

s=1,2,…,k 
其中 sE 為權重(weighting)矩陣，其值依實際所需而加以

設計之。(14)式中的最佳模態控制力可表示如下[17] 
1

,u s s s sQ E S q−= − ；s=1,2,…,k ...............................(15) 

其中 sS 為李卡特矩陣(Riccati Matrix)，可由(16)式得

到，如下所示 
1 0T

s s s s s s sS S S E S I−Λ + Λ − + = ；s=1,2,…,k ..(16) 
因為使用最佳化獨立模態控制時，可能會有控制出溢

(control spillover)的問題產生，而導致系統不穩定。Lin 
and Chu[17]提出一個新的方法，利用相等控制力權重矩

陣，解決此一問題。故我們將權重函數定義如下 
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其中 
1 1

11 22s s sE E E− −= = ................................................... (18) 
因式(16)是取欲控制之模態，單獨的控制，以避免大型

矩陣之運算，而造成數值計算時間過長的問題，此即為

最佳化之獨立模態控制的最大優點。 
 
3. 實驗設備 
    本系統主要結構包含加速規、平板、彈簧、音圈馬

達與花崗石平台，如圖 3 所示，以四組彈簧並聯方式支

撐一高剛性的平板，在平板上的中間位置放置一加速

規，且在平板下中間位置放置一音圈致動器。其中平板

的重量約 6.9Kg，等效彈簧係數為 17053.26N/m。 
音圈馬達屬於線性直流馬達的一種，它是利用永

久磁鐵與場磁鐵繞線所構成，且所產生的推力與流經場

磁鐵繞線的電流成正比。其實音圈馬達原本被應用在收

音機的喇叭中，但是專業的音圈馬達價格昂貴，因此我

們使用一般市售的喇叭單體來改裝成所需的音圈馬達。 
加速規置於平台上量測其振動量並將量測到之訊

號經由 A/D 卡轉換至個人電腦。經由最佳化獨立模態

控制法則計算所需的電壓訊號，再由電腦送出並經過

D/A 轉換卡將訊號傳給音圈馬達以產生所需要的控制

力。 

 
圖 3 隔振系統示意圖 

 
4. 實驗結果與討論  

由於改裝市售的喇叭單體作為音圈馬達，僅知道喇

叭的輸出功率與電阻值，許多相關參數皆為未知，因此

利 用 實 驗來 找 出 此音 圈 馬 達的 出 力 常數 (force 
constant， fk )。經過測試後，可以得到出力與供應電流

的關係， fk =3.33 N/A，如圖 4 所示。 
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圖 4  VCM 之推力與電流的關係 

 
由有限元素法以及實驗驗證，此系統沿經度方向

的第一個自然頻率為 7.8Hz。利用 MATLAB 對於隔振

系統來進行數值模擬，當有一個靠近共振頻率之 8Hz
的外加震源時，經過控制後其結果如圖 5 所示。 
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(b) 

圖 5 模擬隔振系統受到 8Hz 之震源時的反應，(a)為未

控制；(b)為控制後之結果 
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測試主動隔振系統的性能是藉由正弦波來完成，

且正弦波可更改頻率由 3Hz 到 13Hz，間隔為 0.5Hz 或

1Hz。主動隔振系統的加速度值對照輸入頻率之測試的

結果如圖 6 所示，圖中也包含了系統在控制與未控制的

狀態。 
圖 7 是當主動隔振系統受到一個 8Hz 的外加正弦

波振動之作用的結果，其中圖 7(a)與(b)分別為加速度之

時域圖與頻域圖。由結果可知，系統受到控制後，約能

降低 85%的振動量，而模擬與實驗結果也是非常近似且

合理的。 
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圖 6 系統受到正弦震源時之性能測試 
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(b) 

圖 7 隔振系統受到 8Hz 之震源時的控制結果，(a)為加

速度之時域圖；(b)為加速度之頻域圖 
 
5. 結論 

本文章中提出主被動隔振系統之研製，以四組

彈簧並聯支撐一高剛性平板作為被動隔振系統，在

主動隔振系統設計方面，將利用音圈馬達作為驅動

器，並與被動隔振系統並聯使用，利用最佳化獨立

模態控制法則求出最佳反饋值，藉此降低外界的振

動對於系統的影響。藉由模擬來計算控制系統的性

能，由數值模擬與實驗結果可得到相同的結果，實

驗結果也顯示能降低 85%的振動量。此外，本實驗

設備中也以市售的喇叭當作驅動器，不僅可以降低

成本，也能得到良好的隔振效果。 
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