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Prof. dr hab. inż. dr h.c. Marek Opielak
Instytut Transportu, Silników Spalinowych i Ekologii
Wydział Mechaniczny
Politechnika Lubelska

Laudacja

z okazji nadania 
Prof. dr. hab. inż. Januszowi Kowalowi 

godności doktora honoris causa Politechniki Lubelskiej

Dostojny Doktorze Honorowy,
Magnificencjo Rektorze,
Wysoki Senacie,
Szanowne Panie, Szanowni Panowie!

Godność Doktora Honoris Causa to najwyższa godność akademicka, jaką uczelnia 
może nadać, chcąc uhonorować w sposób szczególny osobę wybitną, zasłużoną dla na-
uki i uczelni, która ten tytuł nadaje.  

Dzisiaj czuję się zaszczycony, mogąc przedstawić Państwu sylwetkę i dokonania 
mojego przyjaciela, wybitnego uczonego Profesora Janusza Kowala. Osoby cieszącej się 
wielkim autorytetem w środowisku naukowym w kraju i za granicą, osoby odpowie-
dzialnej i pracowitej, ale także skromnej i o wielkiej kulturze osobistej. Osoby należącej 
do grona najwybitniejszych uczonych w obszarze badań w zakresie dynamiki maszyn, 
sterowania w układach mechanicznych oraz wibroakustyki. Uczonego, który dzisiaj do-
łączy do znamienitego grona Honorowych Doktorów Politechniki Lubelskiej.

Przedstawienie zasług Pana Profesora nie jest zadaniem łatwym, gdyż Jego doko-
nań w obszarze badań naukowych, rozwoju nauki i kształcenia kadry naukowej jest tak 
dużo, że pozwolę sobie przedstawić je w ogromnym skrócie. 

Profesor Janusz Kowal urodził się 25 lipca 1949 roku w Krakowie. Po ukończeniu 
w 1973 roku studiów na Akademii Górniczo-Hutniczej rozpoczął pracę na tej uczelni, 
gdzie przeszedł wszystkie stopnie awansu naukowego. W roku 1982 obronił pracę dok-
torską, a stopień doktora habilitowanego uzyskał w roku 1990. Tytuł naukowy profesora 
nauk technicznych otrzymał w roku 1996, a od roku 1999 pracuje w AGH na stanowi-
sku profesora zwyczajnego. 

W czasie pracy w Akademii Górniczo-Hutniczej pełnił wiele odpowiedzialnych 
funkcji. Przez dwie kadencje był prorektorem ds. badań naukowych. Przez dwie kaden-
cje prodziekanem ds. dydaktyki, a przez trzy kadencje dziekanem Wydziału Inżynierii 
Mechanicznej i Robotyki AGH. Pełniąc funkcję dziekana, przewodniczył Kolegium 
Dziekanów Wydziałów Mechanicznych. Od roku 1994 nieprzerwanie kieruje Katedrą 
Automatyzacji Procesów AGH.  
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Naukowo-badawcze zainteresowania Profesora Janusza Kowala dotyczą dynami-
ki układów mechanicznych, wibroakustyki oraz automatyki i teorii sterowania. Prace 
z tego zakresu w znakomitej większości mają charakter doświadczalny, ale ukierun-
kowany na uzyskiwanie wyników mających zastosowanie w budowie i eksploatacji 
maszyn. Opracowania te i ich wdrożenie do praktyki przemysłowej potwierdzają 
innowacyjną działalność i bardzo ścisłą współpracę Profesora z przemysłem. Kate-
dra, którą kieruje, współpracuje z wieloma uznanymi krajowymi i zagranicznymi 
firmami, a zespoły badawcze kierowane przez Profesora stale poszukują nowator-
skich rozwiązań i możliwości ich upowszechniania w praktyce. Efektem tej działal-
ności jest 13 patentów oraz 30 prac naukowo-badawczych wdrożonych do praktyki 
przemysłowej. 

Profesor Janusz Kowal stworzył szkołę naukową i bardzo zaangażował się  
w rozwój kadry. Jest autorem i współautorem ponad 200 publikacji naukowych,  
w tym 9 książek i monografii. Z Jego znanej w kraju i na świecie szkoły naukowej wy-
wodzi się kilkunastu doktorów, 4 doktorów habilitowanych i 3 profesorów. Był także 
promotorem 10 obronionych rozpraw doktorskich (cztery wyróżnione, aktualnie  
3 przewody doktorskie otwarte), recenzentem 34 rozpraw doktorskich, recenzen-
tem w 35 postępowaniach habilitacyjnych. Był autorem 17 recenzji w postępowa-
niach związanych z mianowaniem na stanowisko profesora oraz 45 recenzji dorobku  
w postępowaniu o tytuł naukowy profesora. Wygłaszał 3 laudacje i 6 razy sporządzał 
recenzje w postępowaniach o nadanie godności Doktora Honoris Causa. Opracował 
bardzo wiele recenzji grantów i projektów badawczych.

Działalność naukowo-badawcza i w zakresie rozwoju kadry przyniosła Profeso-
rowi Januszowi Kowalowi powszechne uznanie, jest ceniona w Polsce, jak też w wielu 
ośrodkach i organizacjach zagranicznych. O międzynarodowym uznaniu dorobku 
Profesora świadczą aktywne kontakty naukowe z wieloma liczącymi się ośrodkami 
naukowymi, m.in. w: Wielkiej Brytanii, Szkocji, USA, Meksyku, Australii, Argen-
tynie, Chile czy też w Czechach i Słowacji. Jest członkiem komitetów redakcyjnych 
i naukowych szeregu liczących się czasopism krajowych i zagranicznych, jak np. 
„Journal of Low Frequency Noise Vibration and Active Control”, „Acta Mechani-
ca et Automatica”, „Technical Transactions – Mechanics”, „Mechanics and Control”, 
„Przegląd Mechaniczny”, czy też „Pomiary Automatyka Kontrola”. Od 2007 roku jest 
członkiem Komitetu Budowy Maszyn PAN, a od 2012  roku członkiem Komite-
tu Mechaniki PAN. Jest członkiem Polskiego Towarzystwa Mechaniki Teoretycznej  
i Stosowanej oraz amerykańskich i angielskich organizacji naukowych – International 
Institute of Acoustics and Vibration, CLAWAR Association i ASEE – American So-
ciety for Engineering Education. Organizuje międzynarodowe konferencje naukowe, 
np. „Active Noise and Vibration Control Methods”, „International Carpathian Con-
trol Conference”, jak również bierze czynny i aktywny udział w pracach wielu komi-
tetów naukowych konferencji krajowych i międzynarodowych. Jest ekspertem NCN  
i NCBiR oraz członkiem Zespołu Ekspertów w dziale Nauk Ścisłych i Technicznych. 
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Profesor Janusz Kowal bardzo aktywnie pracuje w wielu organizacjach i komi-
sjach. Był członkiem Zespołu ds. Nagród Premiera, członkiem Komitetu Sterujące-
go Sektorowego Programu Operacyjnego przy Ministrze Gospodarki i Pracy, człon-
kiem Kapituły Nagrody Gospodarczej Wojewody Małopolskiego. Jest członkiem 
Zespołu ds. Nagród MNiSW, a także członkiem Narodowego Centrum Inżynierii 
Akustycznej AGH, Naukowego Centrum Mechatroniki AGH oraz Rady Programo-
wej Centrum Technologii Obronnych Politechniki Śląskiej. Jest członkiem Central-
nej Komisji ds. Stopni i Tytułów Naukowych, gdzie pełni funkcję sekretarza Zespołu 
VI Nauk Technicznych. 

Profesor Janusz Kowal jest również nauczycielem akademickim cenionym przez 
współpracowników i studentów. Opracował szereg programów nauczania, skryp-
tów, stanowisk i instrukcji laboratoryjnych, przekazuje wychowankom wiedzę wery-
fikowaną w trakcie prowadzonych badań naukowych. Jest autorem dwutomowego 
podręcznika „Podstawy Automatyki”.

Za swoją rozległą działalność Profesor otrzymał wiele wyróżnień i nagród, wśród 
których znajdują się m.in. nagrody Ministra Nauki i Szkolnictwa Wyższego oraz Rektora 
Akademii Górniczo-Hutniczej. Został odznaczony , m.in.: Krzyżem Kawalerskim Orde-
ru Odrodzenia Polski, Złotym i Srebrnym Krzyżem Zasługi, Medalem Prezydenta Repu-
bliki Słowacji, Medalem Jubileuszowym AGH, Politechniki Śląskiej i Rzeszowskiej, Me-
dalem Honorowym Giorgio Agricoli TU VSB w Ostrawie, a także nagrodą dydaktyczną  
im. prof. Władysława Taklińskiego. 

Nie sposób nie wspomnieć o bliskich i wieloletnich związkach Profesora z Po-
litechniką Lubelską. Współpraca z pracownikami Wydziału Mechanicznego trwa 
już ponad 15 lat. Udzielał życzliwych konsultacji w sprawach awansów naukowych 
pracowników i uprawnień Wydziału, będąc recenzentem dorobku naszych pracow-
ników podczas postępowań o ich tytuły i stopnie naukowe. Wielokrotnie recenzował 
wnioski Politechniki Lubelskiej dla NCBiR oraz NCN. Obecnie uczestniczy w re-
alizowanym przez pracowników Wydziału Mechanicznego Politechniki Lubelskiej 
i Politechniki Śląskiej projekcie „Dolina Mechatroniki”, gdzie służy zawsze swoją 
życzliwą radą i doświadczeniem. 

Szanowni Państwo!
Nie jestem w stanie w tym krótkim wystąpieniu opisać wszystkich osiągnięć Pana 

Profesora, istotnych dla rozwoju nauki polskiej i międzynarodowej. Jednakże jestem 
pewien, że wśród nas znajdują się osoby, które ze strony Pana Profesora doznały wie-
lu wyrazów życzliwości i pomocy, podobnie jak nasza Politechnika. Mam też pełne 
przekonanie, że naukowa, dydaktyczna i organizacyjna działalność Pana Profesora 
Janusza Kowala w pełni zasługuje na wyróżnienie najwyższą godnością akademicką. 

Magnificencjo, Wysoki Senacie, Szanowni Państwo!
Przedstawione przeze mnie informacje w pełni uzasadniają decyzję Senatu Poli-

techniki Lubelskiej o nadaniu Profesorowi Januszowi Kowalowi najwyższej godno-
ści akademickiej – tytułu Doktora Honoris Causa. 
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Podziękowania
Magnificencjo Rektorze
Wysoki Senacie
Panie Promotorze
Szanowne Panie i Panowie
Drodzy Koledzy i Przyjaciele

Dzień dzisiejszy jest dla mnie dniem bardzo ważnym i szczególnym, który będę 
nosił w pamięci do końca życia. Otrzymanie tytułu doktora honoris causa to wiel-
ki zaszczyt, którego nie da się z niczym porównać. Czuję ogromne wzruszenie i 
jednocześnie olbrzymią satysfakcję, że to właśnie Politechnika Lubelska przyznaje 
mi ten tytuł. Pragnę wyrazić moje serdeczne podziękowania Jego Magnificencji 
Rektorowi, Profesorowi Piotrowi Kacejko i Wysokiemu Senatowi Politechniki 
Lubelskiej, którzy uznali, że wyniki mojej działalności naukowej zasługują na tę 
najwyższą godność akademicką Politechniki Lubelskiej. W szczególności dziękuję 
Panu Dziekanowi, prof. dr hab. inż. Zbigniewowi Paterowi i promotorowi mojego 
tytułu Profesorowi Markowi Opielakowi za podniesienie sprawy mojego wyróż-
nienia. Osobne słowa podziękowania należą się moim recenzentom, wybitnym 
uczonym: Generałowi Brygady, prof. dr hab. inż. Zygmuntowi Mierczykowi dr 
h.c., Rektorowi-Komendantowi Wojskowej Akademii Technicznej i Panu Profe-
sorowi Eugeniuszowi Świtońskiemu z Politechniki Śląskiej, jak również Wysokim 
Senatom tych Uczelni za pozytywną ocenę mojej kandydatury.

Wszystko, co osiągnąłem, to, że mogłem uczciwie żyć, pracować, tworzyć, 
publikować, działać, zawdzięczam wspaniałym osobom, wśród których miałem 
szczęście żyć i mogłem się od nich uczyć oraz brać z nich przykład. W tak ważnej 
chwili, jak ta, nie mogę nie pamiętać o moich wychowawcach, bez nich nie był-
bym z pewnością tym, kim jestem dzisiaj. Dojście do tego zaszczytu było możliwe 
dzięki wizji mojego rozwoju, ukształtowanego przez Moich Rodziców i uporowi 
w realizacji tej wizji. Szczególne słowa podziękowania winien jestem Mojemu Mi-
strzowi, nieodżałowanej pamięci Profesorowi Zbigniewowi Engelowi dr h.c. multi. 
Nie do przecenienia jest Jego rola wychowawcza i kształceniowa. To Jego zaanga-
żowanie w mój los i ukierunkowanie badawcze sprawiły, że znalazłem się w Aka-
demii Górniczo–Hutniczej, mając przy sobie przychylnego mistrza i nowoczesną 
tematykę badawczą z pogranicza mechaniki, wibroakustyki i teorii sterowania. To 
za Jego namową i udziałem rozpoczęliśmy badania i pierwsze projekty sterowa-
nych układów redukcji drgań, a co z tego wynikło postaram się przybliżyć dziś 
Państwu w moim wykładzie. Dziękuję Profesorom Józefowi Niziołowi z Politech-
niki Krakowskiej i Eugeniuszowi Świtońskiemu z Politechniki Śląskiej za wielo-
letnią współpracę i życzliwość oraz inspirację i wsparcie w działalności naukowej.

Nie byłoby osiągnięć i dzisiejszego zaszczytnego wyróżnienia, gdyby nie praca i 
współpraca wielu kolegów i pracowników Katedry Automatyzacji Procesów AGH. 
Twórcza inicjatywa w projektach, przy budowie laboratoriów, stanowisk badaw-
czych i dydaktycznych, przyczyniła się również do moich sukcesów. Za to wszyst-
ko serdecznie dziękuję Wam Moi Drodzy.
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Wielką wartością jest dla mnie rodzina. To, że zawsze mogę na nią liczyć, na 
jej wsparcie i miłość, jest dla mnie nieocenione. Wspierająca i pomocna atmosfera 
domowa stworzona przez moją żonę Krystynę i zdjęcie ze mnie wielu obowiązków 
domowych, dawały mi zachętę do dobrych efektów pracy i szansę na jej wykona-
nie. Jesteś Krysiu współautorką moich prac i osiągnięć. Dziękuję Ci za to! Słowa 
serdecznych podziękowań kieruję również do moich Dzieci – Basi i  Dominika 
oraz wspaniałej trójki Wnuków. Dziękuję za okazywaną mi pomoc, cierpliwość 
i wyrozumiałość wobec mojej izolacji od Was. Dziękuję Wam z całego serca.

Szanowni Państwo!
Moim zdaniem, nie dokonałem w nauce niczego szczególnego. W swojej ponad 

czterdziestoletniej pracy w Akademii Górniczo-Hutniczej i w innych instytucjach 
naukowych, starałem się jedynie wypełniać podstawowe obowiązki profesora-pra-
cownika nauki, wychowawcy studentów i młodej kadry naukowej. Jeśli w oczach 
Państwa zasłużyłem na aż tak wysokie wyróżnienie, to daje mi to ogromną osobi-
stą satysfakcję.

Bardzo dziękuję Paniom i Panom, wszystkim, którzy zechcieli poświęcić swój 
drogi czas na uświetnienie tej, dla mnie niezwykle ważnej, dzisiejszej uroczystości. 
Obecność Państwa w tym miejscu odbieram jako dowód przyjaźni i życzliwości.



59

Wykład wygłoszony przez doktora honoris causa

Aktywne metody redukcji drgań 
Active Vibration Control

1. Wprowadzenie

Funkcjonowaniu maszyn i urządzeń towarzyszą zakłócenia (rys. 1.1). Spośród 
tych zakłóceń najistotniejszymi są zakłócenia natury mechanicznej, które pojawia-
ją się w postaci drgań poszczególnych elementów maszyn i emisji hałasu. Czynniki 
te wywierają szkodliwy wpływ na same maszyny, otaczające środowisko i pracow-
ników obsługi.

a) b)

c) d)

Rys. 1.1 Drgania maszyn i urządzeń: a) pojazdy, b) mosty, c) maszyny robocze, d) samoloty

Od lat starano się zapobiegać przyczynom drgań, kontrolować drgania a ostatnio 
możliwe stało się sterowanie drganiami. Cały ten zakres działań zwany w literaturze 
anglojęzycznej Vibration Control, można podzielić na grupę metod pasywnych i ak-
tywnych. Klasyfikację metod redukcji drgań przedstawiono na rys. 1.2 [19].
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Rys. 1.2. Klasyfikacja metod redukcji drgań

Tradycyjne metody pasywne polegające na modyfikacji parametrów i struktury 
układów posiadają szereg ograniczeń, np.: małą skuteczność redukcji drgań w za-
kresie niskich częstotliwości, wrażliwość na zmiany warunków eksploatacyjnych, 
zmienne zakłócenia zewnętrzne itd. Zupełnie nowe perspektywy w tym zakresie 
otwierają aktywne układy sterowania drganiami obiektów, które sprowadzają się 
do modyfikacji struktur i parametrów z wykorzystaniem dodatkowego źródła 
energii. Metody te pozwalają rozwiązać zagadnienia sprzecznych żądań dotyczą-
cych efektywności procesu roboczego, niskiego poziomu drgań, dopuszczalnych 
ugięć statycznych, stateczności i  sztywności dynamicznej. W przypadku me-
tod pasywnych występuje rozpraszanie energii lub okresowe jej magazynowanie  
a następnie oddawanie energii. Cechą charakterystyczną metod aktywnych jest to, 
że drgania i hałas kompensuje się drganiami i dźwiękami z dodatkowych źródeł. 
Wynika z tego, że układy aktywne posiadają dodatkowe zewnętrzne źródło energii 
wibroakustycznej. Układy te odpowiednio sterowane mogą dostarczać lub absor-
bować energię wibroakustyczną w określony sposób z dowolnych miejsc układu 
(urządzenia).

Pierwsze koncepcje metod aktywnych redukcji drgań powstały w ostatnim 
dziesięcioleciu XIX wieku, mimo, że geneza metod aktywnych wywodzi się z za-
sady interferencji fal, która była podana w 1690 roku przez Chrystiaana Huygen-
sa a metody aktywne opierają się na znanej zasadzie Huygensa-Fresnela. Istnia-
ły dwa główne nurty badań i prac technicznych związanych z redukcją poziomu 
drgań: ochrona budynków oraz drgania środków komunikacji, maszyn i urządzeń. 
Ochrona budynków związana była z trzęsieniami ziemi. Prace rozwijały się głów-
nie w Japonii, w jednym z najbardziej aktywnych sejsmicznie krajów świata [10]. 
W 1891 roku po trzęsieniu ziemi (Nobi – 7213 ofiar), K. Kawai publikuje pracę 
pt.: A Structural Method Free from Earthquake Excitation. Kolejne trzęsienia zie-
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mi (San Francisco 1906, Great Kanto 1923, Long Beach) inspirują dalsze badania 
mające na celu ochronę budowli. Wynikiem tych prac są m.in. New Bulding Re-
gulation, Seismic Code (1924), patent K. Kito i O. Yamashita’y (1924) oraz opraco-
wania R. Oka (1934). Na bazie tych badań i opracowań powstały aktywne układy 
redukcji drgań: T. Kobori (1957), S. Shoda (1964).

Metody aktywnej redukcji drgań środków komunikacji, maszyn i urządzeń 
mają swój początek w 1892 roku. Pojawiły się wtedy prace: A.F. Yarrowa pt.: On 
Balancing Marine Engines and the Vibration of Vessels (Transactions of the Insti-
tution of Naval Architects 1892) i J.I. Thorncrrofta pt.: Studying Vessels at Sea. 
W 1920 roku S. Motora uzyskuje swój patent dotyczący układu redukcji drgań,  
a w1923 r. publikuje pracę pt. On Motora’s Ship Rolling Suppression System. W na-
stępnych kilkudziesięciu latach nastąpił szeroki rozwój badań i wdrożeń aktyw-
nych metod redukcji drgań. Nie sposób wymienić tutaj wszystkich prac, dlatego 
wspomnę tylko niektóre. W monografii Shock and Vibration Handbook wydanej 
w 1961 roku przez C.M. Harrisa i Ch.E. Crede’go znajduje się rozdział napisa-
ny przez R.D. Cavanaugha poświęcony problemom sterowania drganiami, a tak-
że praktycznym zastosowaniom układów aktywnych. W 1965 roku K.W. Frołow 
publikuje pracę pt.: Umienszenije amplituty kolebanij rezonansnych system putiem 
uprawlajemogo izmienienija parametrow (Maszinowiedienije 1965), a w 1976 uka-
zuje się monografia M. Z. Kołowskiego pt.: Awtomaticzeskoje uprawlienije wibro-
zaszczitnymi systemami. Pierwszą znaczącą pracę z zakresu sterowania drganiami 
wirników przedstawił Schweitzer w 1975 r. Dopiero lata osiemdziesiąte przyniosły 
szybki rozwój technik aktywnej redukcji drgań. Badania związane z aktywną wi-
broizolacją siedzisk prowadził I. Ballo w Instytucie Mechaniki Maszyn Słowackiej 
Akademii Nauk [1]. Powstają również pierwsze prace polskie [5, 18, 19, 33]. Są to: 
rozprawa doktorska Z. Gosiewskiego (1981) dotycząca aktywnej regulacji drgań 
maszyn wirnikowych (rys. 1.3a) i J. K. Kowala (1982), na temat sterowanych pneu-
matycznych układów wibroizolacji (rys. 1.3b). Aktualnie tą problematyką zajmuje 
się kilka ośrodków krajowych [7, 8, 13, 19,20, 22, 24, 25, 27].

a) b)

Rys. 1.3. Sterowane układy redukcji drgań: a) sterowane łożysko elektromagnetyczne,  
b) sterowany wibroizolator pneumatyczny
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2. Podstawowe problemy sterowania drganiami

W dalszej części skupimy naszą uwagę na metodach minimalizacji drgań po-
przez zastosowanie modyfikacji strukturalnych układu, stosując wibroizolatory 
lub eliminatory drgań. Rozpatrzmy dla przykładu zagadnienie ochrony obiektu 
od wymuszeń zewnętrznych wywołanych przemieszczeniem podłoża. Pomiędzy 
obiekt i podłoże wprowadza się dodatkowy element, tzw. wibroizolator, którego 
zadaniem jest ograniczenie drgań wirnika, siedziska, nadwozia samochodu itd., 
które nazwiemy obiektem wibroizolacji. Uproszczony model liniowego układu wi-
broizolacji przemieszczeniowej o jednym stopniu swobody pokazano na rys. 2.1a.

Rys. 2.1. Pasywny układ wibroizolacji przemieszczeniowej: a) model fizyczny, b) schemat blokowy 

Przedstawiając równanie ruchu układu w postaci: 

 (2.1)

oraz dokonując transformacji Laplace’a tego równania, przy zerowych warunkach 
początkowych otrzymamy:

 (2.2)

Korzystając z zależności (2.2), można zbudować schemat blokowy pasywnego 
układu wibroizolacji przemieszczeniowej (rys. 2.1b). Analizując działanie układu 
można stwierdzić, że na obiekt wibroizolacji o masie m oddziałuje sygnał sterujący 
u(t), który ma wymiar siły. Nazwiemy ją siłą sterującą Fs. Siła ta jest wytwarzana 
przez wibroizolator i jest sumą ważoną sił proporcjonalnych do względnego prze-
mieszczenia i względnej prędkości. Można ją określić zależnością:

 (2.3)

Współczynnikami proporcjonalności są odpowiednio; współczynnik spręży-
stości k i współczynnik tłumienia c, które są stałymi parametrami wibroizolatora.

W ogólnym przypadku zadaniem układu wibroizolacji jest minimalizacja prze-

1 1 1( ) ( ) 0mz c z z k z z+ - + - =  

2
1 1( ) [( )( ( ) ( ))] /Z s cs k Z s Z s ms= + -

1 1( ) ( )sF c z z k z z= - + - 
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mieszczeń drgań obiektu, czyli z1 powinno zmierzać do zera. Wobec niemożności 
pełnej kompensacji wymuszeń zewnętrznych zagadnienie wibroizolacji może być 
sformułowane, jako zadanie utrzymania zmiennych wyjściowych obiektu wibro-
izolacji w zadanym przedziale. Wtedy układ wibroizolacji można traktować, jako 
układ automatycznej regulacji. Ogólny model układu wibroizolacji można przed-
stawić jak na rys. 2.2 [18].

u(t)
W

Wibroizolator

Obiekt

Ow

u(
t)

=F
s(t

)

z1(t)

z(t)

Rys. 2.2. Układ wibroizolacji – schemat blokowy

W rozpatrywanym układzie wibroizolacji można wydzielić: obiekt wibroizola-
cji Ow, wibroizolator W i pętlę sprzężenia zwrotnego. Wymuszenia zewnętrzne od-
działujące na obiekt wibroizolacji (przemieszczenia, prędkości lub przyspieszenia 
podłoża) będziemy rozpatrywać, jako składowe n wymiarowego wektora wymu-
szeń zewnętrznych z(t). Stan obiektu określa wektor współrzędnych uogólnionych 
q(t) i ich pochodnych. Wielkości wyjściowe zostały ujęte w m wymiarowym wek-
torze wyjść z1(t). Wymuszenie dynamiczne Fs(t) oddziałujące na obiekt jest funk-
cją zmiennych stanu i wymuszeń zewnętrznych i traktowane jest jako s wymiaro-
wy wektor sterowań u(t). Działanie wibroizolatora polega, więc na generowaniu 
dodatkowych wymuszeń dynamicznych, zapewniających wymagane parametry 
drgań obiektu wibroizolacji.

Przy takim sformułowaniu, układ wibroizolacji może być traktowany, jako 
zadanie sterowania drganiami obiektu, a generowane wymuszenie dynamicz-
ne jako sterowanie. Taka interpretacja roli układu wibroizolacji jest wygodna 
dla celów formułowania i rozwiązywania zadań wibroizolacji aktywnej. Pozwa-
la, bowiem wykorzystać aparat teorii sterowania do syntezy i analizy aktywnych 
układów redukcji drgań. Na rys. 2.3 problem wibroizolacji przedstawiono bardziej 
ogólnie. 
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Czujnik

u(t)Układ 
sterowania

z1(t)
Obiekt 

wibroizolacji

Fs

Fs

Element 
wykonawczy

z(t)Podłoże

Czujnik

Rys. 2.3. Model ogólny sterowanego układu wibroizolacji

Siła sterująca Fs(t), może być generowane przez elementy wykonawcze  
(siłowniki): pneumatyczne, hydrauliczne, elektrodynamiczne, elektromagnetycz-
ne, piezoelektryczne i inne. Układ wyposażony jest również w elementy pomiarowe  
i sterujące. Działanie wibroizolatora aktywnego polega więc na generowaniu do-
datkowych wymuszeń dynamicznych (sił sterujących Fs) zapewniających wymaga-
ne parametry drgań obiektu wibroizolacji.
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3. Klasyfikacja sterowanych układów redukcji drgań

W zależności od sposobu wykorzystania dodatkowego źródła energii, sterowa-
ne układy redukcji drgań można podzielić na:
•	 układy aktywne,
•	 układy semiaktywne,
•	 układy hybrydowe.

Rys. 3.1. Modele sterowanych układów redukcji drgań: a) układ aktywny, b) układ semiaktywny,  
c) układ hybrydowy

W aktywnych układach redukcji drgań (rys. 3.1a), wytwarza się dodatkowe siły 
lub przemieszczenia sterowane, przyłożone bezpośrednio do izolowanego obiektu 
w celu kompensacji wymuszeń (zakłóceń) siłowych lub kinematycznych. Wyma-
gają one zastosowania zewnętrznego źródła energii o dużej mocy.

Układy semiaktywne (rys. 3.1b) zawierają elementy bierne, sprężyste i tłumiące, 
lecz parametry określajace siły sprężyste i tłumiące mogą być zmieniane (sterowa-
ne). Wymagają one źródła energii o niewielkiej mocy (na poziomie sygnałowym).

Układy hybrydowe (rys. 3.1c), łączą własności układów aktywnych i pasyw-
nych. Część aktywna działa w zakresie niskich częstotliwości, zaś element pasywny 
zapewnia redukcję drgań w zakresie wyższych częstotliwości.
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Ze względu na strukturę sterowanego układu redukcji drgań, wyróżniamy 
układy:
•	 ze sprzężeniem zwrotnym (rys. 3.2a), które są sterowane parametrami drgań 

obiektu (uchybowe),
•	 ze sprzężeniem w przód (rys. 3.2b), sterowane zakłóceniem (kompensacyjne).
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Rys. 3.2. Schematy układów sterowania: a) ze sprzężeniem zwrotnym b) ze sprzężeniem w przód

Sterowanie ze sprzężeniem w przód (ang. feedforward) może być stosowane 
zawsze wtedy, gdy sygnał wymuszający drgania układu (zakłócenie) jest z góry 
określony lub może być mierzony.

Ze względu na rodzaj elementu wykonawczego rozróżnia się: elektrohydrau-
liczne, elektropneumatyczne, elektrodynamiczne, elektromagnetyczne, piezoelek-
tryczne i kombinowane sterowane układy redukcji drgań.
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4. Struktura i elementy układów aktywnych

Jak wykazano, zadaniem aktywnego układu wibroizolacji (AUW) jest genero-
wanie siły sterującej działającej na obiekt. Podstawową strukturę takiego układu 
przedstawiono na rys. 3.1a Wynika z niego, że w skład struktury AUW wchodzą trzy 
odpowiednio dobrane elementy:
•	 sterujące (regulatory, sterowniki z zaimplementowanymi algorytmami sterowa-

nia) oraz specjalistyczne pakiety oprogramowania (np. pakiety LabView, Matlab/
Simulink, dSpace),

•	 pomiarowe (czujniki), najczęściej stosowane są przetworniki przemieszczenia 
przyspieszenia, siły, ciśnienia oraz przepływomierze,

•	 wykonawcze (siłowniki).
Zagadnienia sterowania omówione zostaną w następnych rozdziałach. Poniżej 

przedstawione zostaną pozostałe elementy struktury AUW. 
We współczesnych układach sterowania dobór toru pomiarowego ma decydu-

jący wpływ na jakość regulacji. Przetwornikami pomiarowymi nazywamy elemen-
ty, które przekształcają nieelektryczne wielkości fizyczne, w elektryczny sygnał 
wyjściowy. Podstawowe wymagania stawiane elementom pomiarowym to:
•	 wielkość wyjściowa musi zależeć tylko od wielkości wejściowej, powinna być odwzo-

rowywana liniowo,
•	 system pomiarowy musi wykazywać pomijalnie małe oddziaływanie zwrotne na 

wielkość mierzoną,
•	 nieczułość na zakłócenia elektromagnetyczne,
•	 normalizacja sygnału wyjściowego,
•	 możliwość prostego zasilania (napięcie niestabilizowane). 

Do pomiarów przemieszczenia i kąta można wykorzystać przetworniki: poten-
cjometryczne, indukcyjne, pojemnościowe, ultradźwiękowe, laserowe i in. Do po-
miarów przyspieszeń najczęściej wykorzystywane są przetworniki piezoelektryczne. 
Do pomiaru siły wykorzystywana jest odwracalna zmiana odkształcenia. Stosuje się 
tutaj czujniki optyczne, piezoelektryczne, tensometryczne czy magnetosprężyste. Do 
pomiaru przepływu wykorzystuje się przepływomierze turbinkowe.

Elementy pomiarowe w połączeniu z układem sterującym tworzą układ pomia-
rowo-sterujący, który pozwala kontrolować i zadawać wymagane parametry pracy 
układu. Przepływ energii ze źródła zewnętrznego w układach wibroizolacji, zależy 
od mechanizmu oddziaływania na parametry i strukturę układu. Do sterowania 
działaniem układu wykorzystuje się elementy wykonawcze. Przekształcają one sy-
gnały pochodzące z układu pomiarowo-sterującego na siłę lub przemieszczenia, 
które powodują redukcję drgań. W większości zastosowań, element wykonawczy 
jest elementem najważniejszym i najtrudniejszym do zaprojektowania. 
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Element hydrauliczny Element pneumatyczny

Element elektrodynamiczny Element elektromagnetyczny

Magnes stały

Rdzeń 
centralny

Cewka 
połączona 
z rdzeniem 
centralnym

N

S S

Element piezoelektryczny Element magnetostrykcyjny

Rys. 4.1. Przykłady elementów wykonawczych
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W rozwiązaniach układów aktywnych występują różne klasy elementów wy-
konawczych:
•	 hydrauliczne, pneumatyczne lub hydropneumatyczne są urządzeniami parame-

trycznymi, działają jako zawory sterujące przepływem energii mechanicznej,
•	 elektrodynamiczne, elektromagnetyczne – energia elektryczna przekształcana 

jest w energię mechaniczną,
•	 piezoelektryczne, elektrorezystywne, magnetorezystywne, magnetoreologiczne 

– własności i wymiary fizyczne materiału ulegają zmianie w obecności pola ma-
gnetycznego lub elektrycznego. 
Niektóre przykłady elementów wykonawczych przedstawiono na rys. 4.1 [26]. 

Wybór najlepszego typu elementu wykonawczego zależy od własności dynamicz-
nych obiektu wibroizolacji.

Hydrauliczne elementy wykonawcze zazwyczaj zbudowane są z tłoka poru-
szającego się w cylindrze hydraulicznym, posiadającego na każdym końcu otwór, 
przez który przepływa ciecz hydrauliczna. Przełączanie kierunku przepływu cie-
czy odbywa się za pomocą serwozaworu, składającego się z ruchomego suwaka 
połączonego z cewką. Jedną z zalet hydraulicznych elementów wykonawczych jest 
możliwość generowania dużych przemieszczeń i sił przy stosunkowo niewielkich 
rozmiarach. Zakres częstotliwości pracy serwozaworów zależy od zastosowań  
i wynosi 3–20 Hz w aktywnych zawieszeniach pojazdów i ok. 150 Hz w przypadku 
tłumienia drgań strukturalnych.

Pneumatyczne elementy wykonawcze, są wykorzystywane w układach wibro-
izolacji opartych na elektropneumatycznej technice proporcjonalnej i serwoza-
worowej. Podstawowymi jego elementami są: sprężyna pneumatyczna mieszkowa 
oraz sterujący zawór elektropneumatyczny (regulator ciśnienia). Miechy gumowe 
uzbrojone są kordem krzyżowym i wykonywane są w postaci siłowników: fałdo-
wych, workowych i membranowych.

Elektrodynamiczne i elektromagnetyczne elementy wykonawcze, składają 
się z ruchomego rdzenia i cewki cylindrycznej, które poruszają się w polu magne-
tycznym wytwarzanym przez magnes stały. Gdy do cewki przyłożone zostanie na-
pięcie sinusoidalne, biegunowość i natężenie pola magnetycznego wytworzonego 
przez cewkę ulega zmianie, w rezultacie otrzymamy ruch poosiowy rdzenia.

Elektromagnetyczne elementy wykonawcze mają budowę podobną do wzbud-
ników elektrodynamicznych z tą różnicą, że rdzeń wewnętrzny podobnie jak  
i zwora są zamocowane na stałe. Cewka otoczona jest magnesem trwałym. Przyło-
żenie napięcia sinusoidalnego powoduje powstanie sinusoidalnie zmiennego pola 
magnetycznego, które można wykorzystać do wzbudzania struktur ferromagne-
tycznych. Elementy te są łatwe i tanie w konstrukcji.

Piezoelektryczne elementy wykonawcze znajdują zastosowanie tam, gdzie za-
chodzi konieczność redukcji drgań o niewielkich amplitudach i w układach precy-
zyjnych, gdzie zakres nastawiania jest rzędu µm. Ich zaletami jest duża sztywność 
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oraz możliwość działania w wysokich zakresach częstotliwości. Podstawową cechą 
ograniczającą ich zastosowania jest niewielkie przemieszczenie regulacyjne i mały 
współczynnik tłumienia wewnętrznego. Piezoelektryczne urządzenia wykonaw-
cze dzielą się na dwie główne kategorie: elementy wykonawcze cienkowarstwo-
we (płytki piezoceramiczne PZT i folie piezoelektryczne PVDF) oraz elementy 
grubowarstwowe (stosowe). Elementy cienkowarstwowe zazwyczaj mocowane są 
do drgającej struktury i oddziałują na nią momentem zginającym. Elementy wy-
konawcze „stosowe” wykorzystywane są podobnie do wzbudników elektrodyna-
micznych lub elementów magnetostrykcyjnych, zazwyczaj działają one na struk-
turę siłą rozłożoną na niewielkiej powierzchni. Obydwa typy poddane działaniu 
pola elektrycznego generują siły lub przemieszczenia i inaczej nazywane są elek-
trostrykcyjnymi elementami wykonawczymi.

Magnetostrykcyjne elementy wykonawcze zostały po raz pierwszy opisane 
przez Clarka i Delsona w 1972 roku. Zjawisko magnetostrykcji zachodzi w stopach 
metali ziem rzadkich i żelaza. Najbardziej skuteczny stop terbu dysprozu i żelaza  
o składzie TbxDy1−xFe2 (x ≈ 0,3) określany jest mianem terfenolu. Godne uwagi 
właściwości tego materiału to jego wysoka zdolność odkształceniowa (25 razy 
większa niż niklu, jedynego poza terfenolem, szeroko stosowanego materiału 
magnetostrykcyjnego), 10 razy większa niż piezoelektrycznych materiałów cera-
micznych oraz wysoka gęstość energii (100 razy większa niż piezoelektrycznych 
elementów ceramicznych) [26]. Tak, więc po przyłożeniu zmiennego pola magne-
tycznego, terfenol-D generuje większe siły i odkształcenia niż pozostałe materia-
ły rozszerzalne. Terfenol jest materiałem niezwykle kruchym, ma małą wytrzy-
małość na rozciąganie (100MPa), natomiast stosunkowo dużą na ściskanie (780 
MPa).Kolejną wadą jest to, że nie jest w stanie generować dużych przemieszczeń, 
co jest poważnym problemem przy redukcji drgań niskoczęstotliwościowych. Ele-
menty wykonawcze wykorzystujące terfenol posiadają częstotliwość rezonansową 
w granicach kilku kHz, zależy ona od masy i sztywności pręta terfenolowego.

Przy projektowaniu elementów wykonawczych, oprócz kosztów, należy 
uwzględnić następujące zagadnienia:
•	 zwartość konstrukcji – ponieważ najczęściej dostępna przestrzeń jest ograniczona,
•	 znaczne siły w odniesieniu do poruszanych mas i odległości oraz w odniesieniu do 

realizowanych częstotliwości sterujących,
•	 częstotliwości sterujące muszą być co najmniej równe najwyższym częstotliwo-

ściom drgań które mają zostać wytłumione,
•	 prosta charakterystyka przenoszenia dla urządzenia wykonawczego,
•	 mały ciężar,
•	 zapotrzebowanie na energię.

 Zasadę działania aktywnych układów redukcji drgań pokazano na przykładzie 
minimalizacji drgań płyty zamocowanej jednostronnie (rys. 4.2.).
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Rys. 4.2. Zasada działania układu sterowania drganiami a) obiekt drgań, b) generowanie siły ze sprzęże-
niem zwrotnym, c) element wykonawczy włączony w strukturę układu aktywnego, d) generowa-
nie siły ze sprzężeniem do przodu
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5. Modelowanie aktywnych układów sterowania drganiami

Bezpośrednią metodą badania własności obiektów drgających jest odpowied-
nio zaplanowany i przeprowadzony pomiar. Pomiar jest jednak często trudny do 
realizacji ze względu na otoczenie, w którym znajduje się obiekt. Dodatkowo po-
miary mogą być drogie i ich przeprowadzenie jest nieuzasadnione ekonomicznie. 
Istotną rolę odgrywa również czas przygotowania i wykonania pomiarów. 

W przypadku, gdy badania są niemożliwe do przeprowadzenia lub bardzo 
drogie jedynym rozwiązaniem problemu analizy drgań obiektów oraz działania 
układów sterowania jest budowa modeli fizycznych i matematycznych. Budowa 
modeli powinna być również brana pod uwagę nawet wówczas, gdy dysponuje-
my możliwością bezpośredniego pomiaru drgań obiektu ze względu na uzyskanie 
efektywnego narzędzia do symulacji drgań. Ostatecznie można wobec tego stwier-
dzić, że analiza dynamiczna obiektów drgających oraz analiza pracy i wyznaczenie 
efektywności układów sterowania jest nieodłącznie związane z zagadnieniem mo-
delowania i symulacji.

Modele fizyczne są często podstawą budowy modeli laboratoryjnych, któ-
re mają symulować ruch rzeczywistego obiektu przy zachowaniu podobieństwa 
dynamicznego. W układach wykonujących ruch drgający należy uwzględnić kry-
teria podobieństwa sił bezwładności, sił sprężystości oraz sił tłumienia, których 
wzajemne relacje są podstawą ruchu drgającego. Przy budowie modeli można 
wykorzystać również szereg analogii pomiędzy układami fizycznymi, przykłado-
wo mechanicznymi i elektrycznymi. Zastosowanie kryteriów podobieństwa jest 
związane z wprowadzeniem skali czasu, skali odległości i skali siły. Przy realizacji 
budowy modelu laboratoryjnego należy brać pod uwagę dodatkowe ograniczenia 
związane przykładowo ze statecznością smukłych konstrukcji. 

W ogólności modele fizyczne są modelami abstrakcyjnymi, w których jedno-
znacznie wybrano dominujące w rzeczywistym obiekcie zjawiska fizyczne i wska-
zano prawa rządzące tymi zjawiskami. Wykorzystanie praw fizyki prowadzi do 
równań matematycznych, najczęściej równań różniczkowych, tworzących model 
matematyczny obiektu. W teorii sterowania precyzyjnie wyróżnia się sygnały wej-
ściowe i wyjściowe dla modelowanego obiektu. Zapis równań, w których zmienny-
mi są sygnały wejściowe i wyjściowe prowadzi do matematycznego modelu w po-
staci równań wejścia-wyjścia obiektu lub obiektu z układem sterującym. Modele 
matematyczne zawierają szereg parametrów fizycznych, które mogą być niezależ-
ne od czasu (układy stacjonarne) lub są funkcjami czasu (układy niestacjonarne). 
Jest oczywiste, że identyfikacja parametrów w przypadku układów stacjonarnych 
jest znacznie prostsza niż w przypadku układów niestacjonarnych.

5.1. Układy o ciągłym i dyskretnym rozkładzie masy i sztywności
Rozpatrując układy, w których występują drgania, najbardziej istotnym 

podziałem jest podział na układy o ciągłym rozkładzie parametrów masy 
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i sztywności oraz układy o dyskretnym rozkładzie parametrów. Ten pod-
stawowy podział związany z charakterem układów ma swoje istotne kon-
sekwencje w ich modelach matematycznych. Układy o dyskretnym rozkła-
dzie parametrów są opisane układem równań różniczkowych zwyczajnych, 
które przy założeniu małych drgań można zapisać w postaci macierzowej:

Mx  Kx  F+ =                                                                                                                        (5.1)
gdzie M – macierz mas, K – macierz sztywności, F – wektor sił. 

Wektor                          zawiera n zmiennych opisujących drgania układu, gdzie 
n jest liczbą stopni swobody.

Zakładając ogólny przypadek, liniowe równania drgań układów o ciągłym roz-
kładzie parametrów można przedstawić wprowadzając operator masy M̂ oraz 
operator sztywności . Równanie różniczkowe drgań można wówczas zapisać  
w postaci:

 (5.2)

Każdy z wprowadzonych operatorów jest liniowym różniczkowym operato-
rem działającym na funkcje          opisującą przemieszczenie punktów jedno-
wymiarowego układu drgającego. Q jest obciążeniem rozłożonym działającym na 
rozpatrywany układ. Równanie drgań układu o rozłożonych parametrach masy  
i sztywności jest równaniem cząstkowym, którego rząd zależy od postaci operato-
rów masy M̂ oraz sztywności   .

Opis drgań własnych (Q=0) jest związany z rozwiązaniem równania drgań me-
todą Fouriera rozdzielania zmiennych. Zgodnie z tą metodą przemieszczenie           

       można przedstawić w postaci:

 (5.3)

gdzie          jest formą drgań a q(t) jest funkcją czasu opisującą drgania układu 
z założoną formą. Uwzględnienie przyjętej postaci rozwiązania prowadzi do roz-
dzielenia zmiennych zgodnie z poniższym zapisem:

 
(5.4)

Podwójne równanie (5.4) jest równoważne następującemu układowi równań:
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5.2. Dyskretyzacja układów o ciągłym rozkładzie masy i sztywności
Równania opisujące model o ciągłym rozkładzie parametrów można rozwią-

zać w przybliżeniu stosując jedną z metod dyskretyzacji np. metodę Galerkina. 
Zastosowanie metody Galerkina jest związane z przyjęciem zbioru niezależnych 
funkcji  spełniających warunki brzegowe. Funkcje te są często 
nazywane funkcjami bazowymi. Przybliżone rozwiązanie może zostać zapisane  
w następującej postaci 

    
                                                                                                                          (5.6)

Ponieważ                   nie  jest  dokładnym  rozwiązaniem  równania  (5.2) wobec 
tego wyrażenie  nie jest dokładnie równe zero. Błąd aproksy-
macji ma postać:

                                                                                                                             (5.7)

Jest oczywiste, że błąd aproksymacji powinien przyjmować możliwie najmniej-
szą wartość w każdej chwili czasu. Ten warunek będzie spełniony tylko wtedy, gdy 
błąd aproksymacji będzie ortogonalny do każdej funkcji bazowej , co ozna-
cza, że posługując się przyjętym zbiorem funkcji bazowych nie można zapropono-
wać lepszego przybliżenia poszukiwanego rozwiązania. Warunki ortogonalności 
w przypadku układu jednowymiarowego mają następującą postać:

                                                  (5.8)

po uwzględnieniu zależności (5.7) w równaniach (5.8) i wykorzystaniu zależności 
(5.6), równania Galerkina dla rozważanego układu ciągłego przyjmują formę:

                                                                                                                                  
(5.9)

Zapis powyższego układu równań można uprościć wprowadzając oznaczenia 
macierzy mas  [mjk] macierzy sztywności [kjk] oraz wektora sił uogólnionych fk(t) zdefiniowanych w następujący sposób:

 (5.10)
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Zastosowanie metody Galerkina umożliwia opis drgań układu o ciągłym roz-
kładzie parametrów w formie przybliżonej, przy pomocy układu równań różnicz-
kowych zwyczajnych. Równania zwyczajne opisujące w przybliżeniu układ o cią-
głym rozkładzie parametrów można uzyskać również w sposób bezpośredni, bez 
zapisu równań cząstkowych, wykorzystując metodę elementów skończonych.

W wyniku rozwiązania zagadnienia własnego dla układu o dyskretnym rozkła-
dzie parametrów (5.1) lub zdyskretyzowanego układu o ciągłym rozkładzie para-
metrów (5.9) otrzymujemy ciąg częstości  oraz odpowiadający im ciąg 
form drgań własnych . Zgodnie z zasadami analizy modal-
nej przemieszczenie xi można przedstawić, jako sumę przemieszczeń związanych  
z poszczególnymi formami drgań:

          
 (5.11)

Wprowadzone funkcje czasu q1(t) ... qn(t)  są współrzędnymi modalnymi roz-
ważanej konstrukcji. Powyższe równania są równocześnie równaniami opisujący-
mi transformację miedzy współrzędnymi x1 ... xn  a współrzędnymi modalnymi  
q1 ... qn. 

Energię kinetyczną konstrukcji można zapisać w postaci sumy energii uogól-
nionych oscylatorów reprezentujących poszczególne formy drgań:

 (5.12)

gdzie  Mk jest masą modalną k-tej formy drgań. Masy modalne są obliczane  
z następującego wzoru:

          
 (5.13)

W analogiczny sposób można wyrazić energię potencjalną konstrukcji:

 (5.14)

gdzie Kk  jest sztywnością modalną, którą można obliczyć mnożąc masę modalną 
przez kwadrat odpowiedniej częstości własnej:

           (5.15)

Modalny opis ruchu konstrukcji pozwala przedstawić w prosty sposób wiele 
istotnych cech drgań konstrukcji. Wynika to z możliwie najprostszego sposobu za-
pisu równań drgań. Modalny opis konstrukcji jest również bardzo dobrym punk-
tem wyjścia do redukcji złożonych modeli.

{ }; 1...i i nω =
[ ]{ }1 ; 1...T

i niX X i n= 

1
( ) ( ) 1....

n

i k ik
k

x t q t X i n
=

= ⋅ =∑

2

1

1
2

n

k k
k

E M q
=

= ∑ 

1 1
1....

n n

k ij ik jk
i j

M m X X k n
= =

= =∑∑

2

1

1
2

n

k k
k

U K q
=

= ∑

2 1....k k kK M k nω= =



76

5.3 Ogólne zasady redukcji modeli
Analiza dynamiczna złożonych obiektów jest związana z budową modeli o wie-

lu stopniach swobody. Jedną z metod poprawiających dokładność identyfikacji jest 
zwiększenie liczby stopni swobody budowanego modelu. Jednak z punktu widze-
nia obliczeń dotyczących sterowania powinno dążyć się do budowy modeli o ma-
łej ilości zmiennych stanu, a więc małej ilości stopni swobody, przy możliwie mak-
symalnym zachowaniu dokładności opisu modelu. Podobnie przy projektowaniu 
modeli laboratoryjnych powinna zostać przeprowadzona redukcja złożonego mo-
delu do modelu prostego, przy zachowaniu warunku poprawnego odwzorowania 
właściwości dynamicznych.

Obliczenia mające na celu określenie struktury i wyznaczenie parametrów pro-
stego modelu można podzielić na kilka etapów. W pierwszym etapie budowany 
jest możliwie dokładny model. W przypadku układów o ciągłym rozkładzie pa-
rametrów często wykorzystuje się metodę elementów skończonych. Bazując na 
zbudowanym modelu matematycznym należy wykonać analizę modalną i wy-
korzystując jej rezultaty, macierzowe równanie drgań obiektu należy zapisać we 
współrzędnych głównych. Opis modelu we współrzędnych głównych jest bardzo 
prosty i w pełni odzwierciedla podstawowe właściwości jego dynamiki. Te cechy 
opisu sprawiają, że redukcję złożonego modelu można wykonać w przestrzeni mo-
dalnej. Redukcja sprowadza się do  ograniczenia ilości wektorów własnych oraz 
ilości współrzędnych głównych.

Najczęściej zbiór wektorów własnych ogranicza się poprzez odrzucenie wekto-
rów związanych z największymi częstościami. Wybór wektorów własnych i współ-
rzędnych modalnych jest równoważny wprowadzeniu nowego, prostszego modelu 
zwanego modelem zredukowanym. Energia kinetyczna i potencjalna modelu zre-
dukowanego są mniejsze od  odpowiednich energii obiektu, natomiast częstości 
drgań własnych modelu są takie same jak odpowiednie częstości drgań własnych 
obiektu. Równanie drgań modelu zredukowanego można zapisać wykorzystując 
zredukowane macierze mas i sztywności oraz zredukowany wektor współrzędnych 
głównych. Współrzędne zawarte w wektorze są współrzędnymi uogólnionymi i na 
ogół nie można ich bezpośrednio utożsamiać ze współrzędnymi fizycznymi opi-
sującymi ruch wybranych punktów modelowanej konstrukcji. W związku z tym 
budowa modelu wymaga określenia współrzędnych fizycznych. Wyboru współ-
rzędnych fizycznych można dokonać na wiele sposobów. Często przy ich wybo-
rze bierze się pod uwagę minimalizację wpływu pominiętych wektorów własnych 
(efekt „spillover”). Ten etap budowy modelu zredukowanego jest związany z wy-
prowadzeniem równań w przyjętym układzie współrzędnych fizycznych.
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6. Sterowanie drganiami

Projektowanie systemu sterowania drganiami zależy od wyboru koncepcji ste-
rowania. Metody syntezy układu sterowania można podzielić na trzy rodzaje:
•	 sterowanie ze sprzężeniem zwrotnym,
•	 sterowanie ze sprzężeniem w przód,
•	 mieszane.

Sterowanie oparte na ujemnym sprzężeniu zwrotnym jest podstawową i naj-
częściej stosowaną metodą syntezy układów regulacji. Umożliwia ona zapewnie-
nie stabilności systemu oraz redukcję wpływu zakłóceń. Polega ona na korekcie 
sygnału sterującego obiektem w zależności od zmierzonych sygnałów wyjścio-
wych obiektu.

Sterowanie ze sprzężeniem w przód polega na przewidywaniu zmian wartości 
zadanej lub zakłóceń, a następnie wyznaczeniu na tej podstawie sygnału sterują-
cego obiektem. W praktycznych aplikacjach jest stosowane rzadko ze względu na 
problemy z zapewnieniem stabilności układu regulacji.

Najczęściej stosowane są metody mieszane, w których występuje zarówno 
sprzężenie zwrotne jak sprzężenie w przód. Do tej grupy można również zaliczyć 
metody predykcyjne. Działanie regulatora jest wówczas dostosowywane do prze-
widywanych zmian wartości zadanej lub zakłóceń. Stosowane są w tym przypadku 
metody optymalizacji. Na podstawie znajomości przewidywanych wartości sygna-
łów zakłócających wyznacza się cyklicznie w zadanym horyzoncie czasowym ste-
rowanie optymalne (RHC – Receding Horizon Control).

Powyższe koncepcje sterowania można projektować, stosując zarówno podej-
ście analityczne, w którym sterowanie wyznacza się na podstawie teoretycznego 
modelu układu, jak i podejście eksperymentalne, w którym model uzyskuje się 
na podstawie odpowiedzi układu na zadane wymuszenie z wykorzystaniem teo-
rii identyfikacji. Istotnym problemem występującym w układach sterowania jest 
zmiana parametrów obiektu sterowania w długim horyzoncie czasowym. W celu 
uniknięcia tych problemów stosuje się sterowanie adaptacyjne [32].

6.1. Sterowanie adaptacyjne
Sterowanie adaptacyjne polega na modyfikacji parametrów regulatora do zmie-

niających się parametrów obiektu. Sytuacja taka występuje w wielu praktycznych 
aplikacjach. W układach redukcji drgań stosowanych w pojazdach mobilnych np. 
masa operatora ulega zmianie. Parametry obiektu mogą się również zmieniać na 
skutek zużycia czy też zmian temperatury. W takiej sytuacji konieczna jest identy-
fikacja parametrów obiektu, a następnie modyfikacja prawa sterowania. 

Metody sterowania adaptacyjnego można podzielić na dwa rodzaje:
•	 sterowanie adaptacyjne bezpośrednie,
•	 sterowanie adaptacyjne pośrednie.
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Sterowanie adaptacyjne pośrednie wykorzystuje identyfikację modelu obiektu 
na podstawie zmierzonych danych historycznych. Następnie na podstawie ziden-
tyfikowanego modelu wyznaczane są parametry regulatora. W przypadku stero-
wania adaptacyjnego bezpośredniego, estymowane parametry obiektu wykorzy-
stywane są bezpośrednio w regulatorze.

Rys. 6.1. Struktura adaptacyjnego układu sterowania

Wprowadzenie mechanizmu adaptacji jest zwykle ściśle związane z zastosowa-
ną metoda syntezy regulatora.

6.2. Metoda LQR
Regulatory liniowo-kwadratowe LQR (Linear-quadratic regulator) są szeroko 

stosowane w układach sterowania drganiami. Podstawowymi zaletami tej metody 
jest łatwość wyznaczania regulatora oraz możliwość uwzględnienia na etapie pro-
jektowania regulatora różnych, często sprzecznych kryteriów oceny. W przypadku 
układów redukcji drgań podstawowymi kryteriami oceny jest funkcja przenosze-
nia drgań oraz zapotrzebowanie na energię układu wibroizolacji. Kryteria te są 
sprzeczne, ponieważ minimalizacja funkcji przenoszenia drgań powoduje wzrost 
zapotrzebowania na energię układu redukcji drgań. Podczas projektowania zawie-
szeń pojazdów zachodzi konieczność uwzględnia dodatkowych kryteriów oceny 
np. siła docisku koła do nawierzchni, odległość karoserii od osi koła. Regulator 
LQR wyznacza się rozwiązując liniowo – kwadratowe zadanie optymalizacji dy-
namicznej LQ. Układ sterowania drganiami opisany jest liniowymi równaniami 
różniczkowymi:

 (6.1)

Do oceny prawa sterowania stosuje się kwadratowy wskaźnik jakości:

(6.2)

( ) ( ) ( )x t Ax t Bu t= +
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∞
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Optymalny sygnał sterujący jest liniową funkcją wektora stanu i wyraża się wzorem:

 (6.3)

Regulator optymalny wyznacza się rozwiązując względem macierzy K algebra-
iczne równanie Riccatiego:

 (6.4)

W literaturze można znaleźć wiele metod umożliwiających rozwiązanie rów-
nania Riccatiego. Ponieważ regulator typu LQR wyznacza wektor sygnałów ste-
rujących na podstawie wektora stanu x(t) w praktycznych aplikacjach zachodzi 
konieczność odtwarzania wektora stanu za pomocą obserwatora.

6.3. Metoda LQG
Metoda LQG jest rozszerzeniem metody LQR. Umożliwia ona uwzględnie-

nie na etapie syntezy regulatora, zakłóceń o charakterze losowym występujących  
w układzie sterowania drganiami. Dodatkowo w metodzie uwzględnia się zakłó-
cenia związane z zastosowanymi czujnikami pomiarowymi. Sygnały zakłócające 
ν(t), w(t) są uwzględniane w modelu układu sterowania drganiami.

 (6.5)

Ponieważ uwzględnione w równaniach stanu zakłócenia maja charakter loso-
wy to również rozwiązania x(t) powyższego układu równań różniczkowych mają 
charakter losowy (są procesami stochastycznymi). Z tego względu do oceny prawa 
sterowania stosuje się zdefiniowany poniżej wskaźnik jakości bazujący na operato-
rze wartości oczekiwanej E(·).

 (6.6)

Rozwiązując zadanie optymalizacji z uwzględnieniem zakłóceń otrzymuje się 
sygnał sterujący będący liniową funkcją estymowanego wektora stanu. Strukturę 
układu regulacji przedstawiono na rys. 6.2.

Rys. 6.2. Schemat układu regulacji dla metody LQG
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Estymowany wektor stanu  wyznacza się stosując obserwator będący fil-
trem Kalmana. Równania opisujące filtr Kalmana przedstawiono poniżej.

 (6.7)

Parametry filtru Kalmana L wyznacza się rozwiązując równanie Riccatiego.

 (6.8)

Macierze V,W są macierzami kowariancji sygnałów zakłócających ν(t),w(t). Re-
gulator optymalny K wyznaczany jest analogicznie jak w przypadku metody LQR.

 (6.9)

Metoda LQG stosowana jest również w syntezie sterowania dla układów nieli-
niowych. Należy wówczas zastosować linearyzacją np. harmoniczną wokół punku 
pracy. W praktycznych aplikacjach układy redukcji drgań syntetyzowane z wy-
korzystaniem metody LQG charakteryzują się wysoką efektywnością oraz małym 
zapotrzebowaniem na energię.

6.4. Regulacja modalna
Sterowanie modalne umożliwia zarówno zapewnienie zapasu stabilności jak 

i kształtowanie charakterystyk częstotliwościowych. Sterowanie modalne jest 
ogólnym pojęciem dla technik bazujących na koncepcji, że sterowanie układem 
może być osiągnięte poprzez sterowanie modów układu. Jednym z przykładów 
tej techniki jest metoda lokowania biegunów [Meirovitch 1990, Takahashi 1976]. 
Dla układów MIMO sprowadza się ona do lokowania wartości własnych układu 
zamkniętego. Metoda przesuwania biegunów pozwala na wybór częstotliwości 
drgań własnych i bezwymiarowych współczynników tłumienia. W układach re-
dukcji drgań są to parametry kluczowe. Zatem pozwala to na kształtowanie cha-
rakterystyki amplitudowo-częstotliwościowej zamkniętego układu regulacji już 
na etapie jego syntezy. Zastosowanie metod rekurencyjnych w syntezie regulatora 
modalnego umożliwia jego wyznaczanie w czasie rzeczywistym. Identyfikacja mo-
delu oraz wyznaczanie wzmocnień wektora stanu na bieżąco powodują, że układ 
regulacji dostosowuje się do zmieniających się warunków otoczenia i parametrów 
obiektu. Zatem, w przypadku zmian parametrów obiektu, wybrany regulator mo-
dalny można w prosty sposób przekształcić w regulator o strukturze adaptacyjnej.

Charakterystyki częstotliwościowe układu sterowania drganiami są głównie 
zdeterminowane przez rozmieszczenie biegunów układu opisanego równaniami:

 (6.10)
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Rozmieszczenie biegunów dla układu otwartego wyznacza się rozwiązując po-
niższe równanie charakterystyczne.

 (6.11)

Wprowadzając do układu sprzężenie zwrotne otrzymuje się równania układu 
zamkniętego:

 (6.12)

Bieguny dla układu zamkniętego wyznaczane są na podstawie poniższego rów-
nania charakterystycznego.

 (6.13)

Wynika stąd, że dobierając elementy macierzy K można modyfikować roz-
mieszczenie biegunów układu zamkniętego. Dla układów SIMO macierz wierszo-
wą K można wyznaczyć na podstawie wzoru Ackermanna.

 (6.14)
Macierz T jest macierzą sterowalności układu i wyraża się poniższym wzorem:

 (6.15)
Funkcja  jest zdefiniowana następująco:

 (6.16)

Współczynniki  są współczynnikami wielomianu charakterystycz-
nego dla zamkniętego układu sterowania.

Metoda modalna umożliwia (dla systemów sterowalnych) dowolne rozmiesz-
czanie biegunów. Wynika stąd że charakterystyki częstotliwościowe można kształ-
tować w szerokim zakresie. Układy sterowania drganiami syntetyzowane z wy-
korzystaniem tej metody często charakteryzują się dużym zapotrzebowaniem na 
energię.

6.5. Sterowanie odporne
Sterowanie odporne (krzepkie) umożliwia uwzględnienie podczas syntezy 

regulatora niepewność związaną z wartościami parametrów obiektu jak i zakłó-
ceniami. Zwykle projektując układ sterowania dokonuje się identyfikacji modelu 
obiektu, a następnie przeprowadza się syntezę regulatora. W praktycznych apli-
kacjach parametry modelu mogą ulec zmianie. Zakładając że parametry obiektu 
mogą się zmieniać w pewnych granicach, można zaprojektować regulator w taki 
sposób aby jego działanie było poprawne w przyjętym zakresie zmian parametrów 
obiektu. Zakłócenia występujące w układzie sterowania można potraktować ana-
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logicznie jak niepewność parametrów obiektu (np. metoda ). Zaletą sterowa-
nia odpornego jest zapewnienie stabilności działania układu sterowania również  
w przypadku występowania błędów modelowania. Metody te znajdują zastosowa-
nie w układach redukcji drgań. Układy te są przewidziane do pracy w szerokim 
zakresie temperatur. Zmiana temperatury ma istotny wpływ na parametry układu 
redukcji drgań.

6.6. Sterowanie 

Metoda  należy do kategorii metod sterowania odpornego. Jest ona często 
stosowana do syntezy prawa sterowania w układach redukcji drgań. W tym przy-
padku zwykle minimalizuje maksymalną (w całym zakresie częstotliwości) war-
tość funkcji przenoszenia drgań. Metodę  stosuje się do układów sterowania, 
których strukturę przedstawiono na rys 6.3. W przypadku układów redukcji drgań 
w pojazdach jako wyjście ϕ  można przyjąć np. przyspieszenie masy wibroizolowa-
nej. Sygnał w odpowiada zakłóceniom związanym z nierównościami drogi. Wyj-
ście odpowiada wektorowi sygnałów mierzonych w układzie redukcji drgań. Sy-
gnał sterujący u wyznaczany jest na podstawie wektora y przez regulator K. Celem 
w metodzie  jest wyznaczenie w tym przypadku takiego wektora wzmocnień 
K aby zminimalizować maksymalną wartość normy transmitancji częstotliwo-
ściowej pomiędzy wejściem w a wyjściem    . Odpowiada to minimalizacji mak-
symalnej (w całym zakresie częstotliwości) wartości funkcji przenoszenia drgań.  
W ogólnym przypadku sygnały         mogą być wektorami.

Rys. 6.3. Struktura systemu sterowania w metodzie 

Równania opisujące system sterowania przedstawiony na rys. 6.3 zapisano wy-
korzystując transformatę Laplace’a.
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 (6.17)

Macierz transmitancji P(s) zapisano w postaci:

 (6.18)

W zamkniętym układzie sterowania transformaty Laplace’a sygnałów wyjścio-
wych  zależą tylko od wektora transformat Laplace’a sygnałów wymu-
szających w(s) .

 (6.19)

W ogólnym przypadku funkcje  są transmitancjami macierzowy-
mi i wyznacza się je na podstawie poniższych wzorów.

 (6.20)

Celem w metodzie  jest minimalizacja wpływu wektora sygnałów za-
kłócających na wektor sygnałów wyjściowych . W tym celu współczynniki 
wzmocnień regulatora K dobierane są w taki sposób, aby zminimalizować normę 

macierzy transmitancji .

 (6.21)

Funkcja  przyporządkowująca macierzy P moduł z jej maksymalnej war-
tości własnej, jest zdefiniowana następująco:

 (6.22)
Wynika stąd, że regulator K dobierany jest tak, aby zminimalizować wartość 

własną, o największym module, macierzy transmitancyjnej  w całym za-
kresie częstotliwości.
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6.7. Sieci neuronowe
Inspiracją do opracowania sieci neuronowych były badania nad funkcjonowa-

niem mózgu. Znalazły one zastosowanie w wielu dziedzinach techniki: diagnosty-
ka układów elektronicznych, prognozy giełdowe, optymalizacja, prognozowanie 
sprzedaży, poszukiwania ropy naftowej, sterowanie procesów przemysłowych. 
Regulatory bazujące na sieciach neuronowych stosowane są najczęściej do stero-
wania obiektami nieliniowymi. Istotnym problemem w syntezie regulatora opar-
tego na sieci neuronowej jest opracowanie algorytmu uczenia. Analogicznie, jak 
w przypadku metod bazujących na teorii optymalizacji istotne jest określenie 
wskaźnika jakości. W przypadku sterowania bezpośredniego algorytm uczenia 
regulatora neuronowego bazuje na przyjętym wskaźniku jakości oraz odpowiedzi 
obiektu na wybrany sygnał wzorcowy. Jeżeli model obiektu nie jest znany, algo-
rytm identyfikacji modelu stanowi część algorytmu uczenia regulatora. Stosując 
do identyfikacji obiektu model oparty o sieci neuronowe można zastosować dwu-
etapową procedurę uczenia Nguyena-Widrowa. W pierwszym etapie przeprowa-
dza się uczenie modelu neuronowego obiektu. Następnie przeprowadza się proces 
uczenia regulatora wykorzystując model neuronowy obiektu. Sieci neuronowe 
wykorzystywane są również do prognozowania wartości sygnałów zakłócających 
wartość zadaną. Umożliwia to wyznaczenie optymalnego sygnału sterującego  
w zadanym horyzoncie czasowym. Sieć neuronowa składa się z neuronów, których 
schemat pokazano na rys 6.4.

Rys. 6.4. Schemat neuronu McCullocha-Pittsa

W pierwszy etapie wyznaczana jest suma ważona sygnałów wejściowych zgod-
nie z poniższym wzorem:
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Następnie wynik działania jest podawany na wejście funkcji aktywacji. Istnieje 
wiele typów funkcji aktywacji. Najczęściej stosowana jest funkcja progowa, która 
przyjmuje wartość 1 po przekroczenia pewnego zadanego progu aktywacji.

 (6.24)

Na przykład w układzie sterowania pośredniego model obiektu jest nieznany, 
a procedura identyfikacji modelu stanowi część algorytmu uczenia regulatora neuro-
nowego. Inna dwuetapowa strategia uczenia została zaproponowana przez Nguyena 
i Widrowa. W pierwszym etapie buduje się neuronowy emulator obiektu nieliniowe-
go, którego zadaniem jest pełne odwzorowanie charakterystyk dynamicznych obiek-
tu. W drugim etapie neuronowy regulator uczy się sterować emulatorem obiektu. 
Następnie samouczący się regulator wykorzystuje się do sterowania rzeczywistym 
obiektem. Przykład sieci neuronowej przedstawiono na rys. 6.5.

Rys. 6.5. Przykład sieci neuronowej dwuwarstwowej
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6.8. Algorytmy genetyczne
Metody inspirowane darwinowską zasadą doboru naturalnego nazywane są 

algorytmami genetycznymi (ewolucyjnymi). Umożliwiają one wyznaczenie roz-
wiązania suboptymalnego w zadaniach optymalizacji. Stosuje się w tym celu znane  
z biologii metody mutacji, krzyżowania oraz selekcji. W biologii odpowiednikiem 
wskaźnika jakości jest mechanizm doboru naturalnego. Metody te są najczęściej 
stosowane w przypadku trudnych zagadnień, wymagających dużego nakładu ob-
liczeń. Stosowane są najczęściej w układach sterowania drganiami charakteryzu-
jącymi się silnymi nieliniowościami. W algorytmach genetycznych potencjalne 
rozwiązania problemu odpowiadają populacji osobników. Odpowiednikiem przy-
stosowania do środowiska jest przyjęty wskaźnik jakości. Na podstawie istniejącej 
populacji (rozwiązań problemu) poprzez krzyżowanie generowane jest następne 
pokolenie. Wprowadzenie mechanizmu mutacji zapobiega zbieżności rozwiązań 
do lokalnego minimum. Przykładem zastosowania algorytmów genetycznych 
może być np. dobór optymalnych parametrów regulatora PID lub nieliniowego 
regulatora stanu. Parametry regulatorów odpowiadają w tym przypadku poszcze-
gólnym osobnikom populacji. Mechanizm krzyżowania polega na generowaniu 
nowego zestawu parametrów regulatora na podstawie dwóch (lub więcej) istnieją-
cych zestawów. Mutacja polega na losowej modyfikacji parametrów tak uzyskane-
go zestawu parametrów. Selekcję można przeprowadzić odrzucając np. 20% zesta-
wów ocenionych najgorzej.

Struktura algorytmu genetycznego:
1. Wygeneruj populację porządkową.
2. Dokonaj oceny populacji.
3. Sprawdź warunek Stopu.
4. Wybierz populację do reprodukcji.
5. Wygeneruj nową populację stosując krzyżowanie i mutację.
6. Przejdź do punktu 2.

Jako warunek Stopu w algorytmach genetycznych przyjmuje się brak poprawy 
wskaźnika jakości w kilku kolejnych iteracjach algorytmu genetycznego.

6.9. Nadrzędne układy sterowania
Regulatory oparte na bazie wiedzy ang. (knowledge based controller – KBC) 

zwiększają odporność na błędy i niezawodność układu regulacji. Stosuje się je za-
równo w pętli sprzężenia zwrotnego (zastępują wtedy całkowicie regulator kon-
wencjonalny) jak i w pętli sterowania nadrzędnego. Układ wnioskujący regulatora 
KBC (zastosowanego bezpośrednio w pętli sprzężenia zwrotnego) wyznacza wek-
tor sygnałów sterujących na podstawie reguł sterowania zawartych w bazie wie-
dzy oraz wektora sygnałów wejściowych. Ten typ sterowania stosuje się zazwyczaj  
w przypadku obiektów silnie nieliniowych lub o nieznanym modelu matematycz-
nym. Dla tej drugiej klasy obiektów baza reguł jest tworzona na podstawie wiedzy 
operatora. Dla klasy układów sterowania z nadzorem, regulator klasyczny realizuje 
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w sposób ciągły bieżące reguły sterowania, natomiast regulator KBC decyduje kie‑
dy i w jaki sposób reguły te powinny zostać zmienione. W efekcie regulator KBC 
służy do dostrajania parametrów regulatora klasycznego dla obiektów niestacjo‑
narnych. 

6.10. Sterowanie rozmyte
Szczególną podklasą regulatorów KBC są regulatory rozmyte (fuzzy knowledge 

based controller ‑FKBC). W regulatorach FKBC reguły wnioskowania są oparte na 
logice rozmytej. Początkowo regulatory te stosowano w warstwie nadrzędnej do 
dostrajania parametrów regulatorów klasycznych. Aktualnie są stosowane najczę‑
ściej w pętli sprzężenia zwrotnego i zastępują całkowicie regulator konwencjonal‑
ny. Szczególnie przydatne dla celów sterowania okazały się modele rozmyte typu 
Takagi–Sugeno–Kanaga. Ich zastosowanie pozwoliło na zawarcie w bazie reguł 
modelu jawnej wiedzy o obiekcie sterowania. Pojawiające się opracowania doty‑
czące regulatorów rozmytych potwierdzają szczególną przydatność tego rodzaju 
rozwiązań w przypadku sterowania obiektami nieliniowymi z dużymi opóźnie‑
niami czasowymi. Klasyczne metody syntezy regulatorów w układach mechanicz‑
nych bazują na linearyzacji układu wokół zadanego punktu pracy. Podejście to 
nie uwzględnia zjawisk nieliniowych np. efektu chwilowej zmiany punktu pracy.  
W wyniku tego następuje pogorszenie zarówno własności dynamicznych jak i sta‑
tycznych układu regulacji. Brak możliwości uwzględnienia zjawisk nieliniowych 
jest szczególnie dotkliwy w układach mechanicznych ze względu na fakt, iż często 
model nieliniowy obiektu nie jest znany. Strukturę systemu sterowania z regulato‑
rem rozmytym przedstawiono na rys. 6.6.

Rys. 6.6. Struktura systemu sterowania z regulatorem rozmytym
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W skład regulatora rozmytego wchodzą bloki funkcjonalne rozmywania, wnio-
skujący, antyrozmycia, baza reguł. W bloku rozmywania wykonywana jest opera-
cja wyznaczania stopni przynależności wektora sygnałów wejściowych do zbiorów 
rozmytych określających poprzedniki reguł. Blok wnioskujący na podstawie tak 
wyznaczonych stopni przynależności i bazy reguł wyznacza wynikową funkcję 
przynależności określoną na przestrzeni wyjść. W bloku antyrozmycia na podsta-
wie funkcji przynależności wyjść obliczane są nierozmyte wartości wektora wyjść.

Ze względu na sposób reprezentacji bazy wiedzy, wyróżnia się trzy typy modeli 
rozmytych:
•	 Mamdaniego,
•	 Relacyjne,
•	 Takagi-Sugeno-Kanga.

W modelach Mamdaniego baza wiedzy składa się z reguł zapisanych w postaci:

JEŻELI u jest A TO y jest B                                                                            (6.25)

Reguły te charakteryzują się rozmytym poprzednikiem A i następnikiem B. 
Stosuje się je najczęściej w systemach ekspertowych i procesach podejmowania 
decyzji.

Modele relacyjne zostały sformułowane przez Pedrycza. Bazę wiedzy w tych 
modelach przedstawia się w formie równań relacyjnych. Znalazły one szerokie za-
stosowanie w psychologii oraz ekonomii. 

Modele Takagi-Sugeno-Kanga (TSK) różnią się w sposób istotny od poprzed-
nio omówionych ze względu na specyficzne reguły wnioskowania. Charakteryzu-
ją się one rozmytym poprzednikiem i funkcyjnym następnikiem. Modele TSK są 
szczególnie użyteczne w układach sterowania ze względu na możliwość zawarcia 
w nich bezpośredniej wiedzy o obiekcie. Dodatkową ich zaletą jest możliwość za-
stosowania metod klasycznej teorii sterowania, zarówno w etapie modelowania 
obiektu jak i syntezy regulatora rozmytego. Przykład regulatora rozmytego oparte-
go na modelu Takagi-Sugeno-Kanga przedstawiono poniżej.

Reguły w bazie reguł jak wspomniano wcześniej charakteryzują się rozmytymi 
poprzednikami i funkcyjnymi następnikami. W poniższym przykładzie, jako na-
stępniki przyjęto funkcje liniowe.

 

(6.26)

W układzie antyrozmycia zastosowano metodę środka ciężkości.
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 (6.27)

 (6.28)

Podczas projektowania regulatorów rozmytych można w łatwy sposób wyko-
rzystywać wiedzę ekspertów. Jest to szczególnie istotne w przypadku gdy model 
procesu nie jest znany.

6.11. Układy semiaktywne

Kompromisowym rozwiązaniem pomiędzy skutecznością redukcji drgań  
a zużyciem energii są układy semiaktywne. Działanie semiaktywnych układów 
wibroizolacji opiera się na modyfikacji współczynników tłumienia i sztywności 
w trakcie cyklu drgań. W tym celu stosuje się elementy wykonawcze o sterowa-
nych współczynnikach tłumienia i sztywności. Elementy te konstruowane są coraz 
częściej w oparciu o materiały inteligentne („smart structures”), takie jak: piezo-
elektryki, materiały z pamięcią kształtu, ciecze magnetoreologiczne. Aktualnie  
w ofercie wielu firm można znaleźć sterowane tłumiki, w których wykorzystuje się 
ciecze magnetoreologicze oraz elektroreologiczne. Tłumiki magnetoreologiczne 
MR znajdują coraz szersze zastosowanie w branży motoryzacyjnej. Istnieje wiele 
strategii sterowania współczynnikiem tłumienia. Najczęściej stosowane metody 
sterowania to np. SkyHook, GroundHook, „clipped” LQR.

Celem w metodzie sterowania SkyHook jest minimalizacja drgań masy wi-
broizolowanej m1. W przypadku metody GroundHook celem sterowania jest 
utrzymanie stałego kontaktu koła z nawierzchnią. Strategie sterowania stosowane  
w praktycznych aplikacjach najczęściej bazują na metodach będących kompro-
misem pomiędzy metodami SkyHook i GroundHook. Na Rys. 6.7 przedstawiono 
koncepcję sterowania typu SkyHook oraz GroundHook.

Sterowanie dla wariantu dwustanowego strategii SkyHook zdefiniowane jest 
poniższym wzorem:

   6.29

( )
( ) ( )

( ) ( )

1

( , )( , )
( , )

i i
i R R

R R r
j j

R R
j

q xQ x
q x

νµ
ν

=

=

∑

( ) ( ) ( )( )
1

( , )
r

i i i
R R u

i
u Q x R x Rµ

=

= +∑

( )
( )min 1 1 2

max 1 1 2

0

0

c dla z z z
sky c dla z z zc − ≤

− >
 =   

  

  



90

Sterowanie dla wariantu dwustanowego strategii GroundHook zdefiniowane 
jest poniższym wzorem:

    6.30
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Rys. 6.7. Strategie sterowania SkyHook i GroundHook dla zawieszenia pojazdu kołowego

Polega ona na zaadaptowaniu optymalnego prawa sterowania wyznaczonego 
przy pominięciu ograniczeń na sygnał sterujący. W przypadku rozważanego za-
wieszenia wyznacza się siłę tłumiącą z pominięciem ograniczeń. Następnie wy-
znaczany jest sygnał sterujący tłumieniem w taki sposób, aby po uwzględnieniu 
ograniczeń uzyskać najlepsze odwzorowanie siły optymalnej.
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7. Przykłady zastosowań

7.1. Sterowane zawieszenia pojazdów
Metody aktywne znalazły szerokie zastosowanie w zawieszeniach pojazdów. 

Głównym powodem ich rozwoju, było zapewnienie przyjemnej, komfortowej 
i bezpiecznej jazdy. Zawieszenie samochodu jest elementem, który ma istotny 
wpływ na minimalizację drgań pochodzących od nierówności drogi. Ma również 
wpływ na stabilność kierowania, a co za tym idzie bezpieczeństwo jazdy. Klasycz-
na konstrukcja zawieszenia posiada strukturę kinematyczną tworzoną w oparciu 
o elementy łącznikowo-wodzikowe oraz sprężyste i dyssypacyjne. Zawieszenia ta-
kie posiadają pewne ograniczenia, które są wynikiem sprzecznych relacji między 
stabilnością i komfortem jazdy, oraz niemożnością tłumienia drgań nisko i wy-
soko częstotliwościowych. W celu zaspokojenia tych dwóch wymagań powstało 
wiele typów zawieszeń. Jednak w konwencjonalnych zawieszeniach pasywnych te 
dwie cechy wykluczają się wzajemnie. Jeżeli faworyzowana jest stabilność, to cierpi 
na tym komfort jazdy i na odwrót. Samochód z zawieszeniem miękkim dobrze 
izoluje od drgań, jednakże charakteryzuje się dużym ugięciem statycznym, koły-
saniem bocznym podczas skręcania i efektem „nurkowania” podczas hamowania, 
co wpływa niekorzystnie na stabilność jazdy. Odwrotnie pojazd z zawieszeniem 
sztywnym jest stabilny, lecz słabiej izoluje od drgań. Nie ma również możliwości 
stworzenia jednego, idealnego rozwiązania, które zapewniałoby idealne warunki 
prowadzenia samochodu w każdych możliwych warunkach jazdy. Dlatego kon-
kretne rozwiązanie jest najlepszym kompromisem dla danego pojazdu.

Zawieszenia aktywne przełamują te bariery. Tak jak kiedyś samolot odrzutowy 
był w stanie przełamać nieosiągalną dla samolotów śmigłowych barierę dźwięku, 
tak również zawieszenia aktywne zrewolucjonizowały układy zawieszeń. Podsta-
wowe rozumowanie dotyczące zawieszeń konwencjonalnych mówi, że dostarczają 
one pewnej siły oporu, która przeciwstawia się przemieszczeniu pojazdu (kołysa-
nie poprzeczne, kołysanie wzdłużne oraz drgania pionowe) spowodowane jazdą  
i stanem nawierzchni. W zawieszeniach konwencjonalnych siła wytwarzana w re-
sorach i amortyzatorach jest bierna. Zawieszenia aktywne generują siły przeciwne 
do sił zewnętrznych, w celu wytłumienia ruchu pojazdu. Poprzez zmianę charakte-
rystyk wytwarzanej siły aktywnej można sterować kołysaniem i drganiami pojazdu.

Jedną z inspiracji dotyczących konstrukcji tych zawieszeń była obserwacja bie-
gu geparda, najszybszego zwierzęcia na lądzie, którego sylwetka podczas pościgu 
prezentuje jedną z najbardziej idealnych form ruchu (rys. 7.1) [18].

Rys. 7.1. Podstawa geparda podczas biegu w nierównym terenie i przy zmianie kierunku biegu
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Bez względu na nierówności terenu gepard zawsze utrzymuje ciało równolegle 
do powierzchni, a przez ściąganie i wysuwanie czterech łap dostosowuje się do 
kształtu terenu. Podczas przyspieszania utrzymuje linię wzroku cały czas poziomo. 
Poruszając się z bardzo dużymi prędkościami, posiada zdolność podejmowania 
błyskawicznych decyzji dotyczących przemieszczania nóg w celu zminimalizo-
wania uderzenia o nawierzchnię i utrzymania ciała równolegle do niej. Podczas 
zmiany kierunku biegu gepard wyrzuca dwie nogi na zewnątrz, dwie pozostałe zaś 
ściąga do wewnątrz, utrzymując w ten sposób linię wzroku na tym samym pozio-
mie oraz równoległą sylwetkę. W ten sposób rozkłada obciążenie na cztery nogi,  
w taki sposób aby zachować stabilność. 

Jeżeli wyobrazimy sobie aktywne zawieszenie, jako układ sterowany przez bie-
gnącego geparda i posiadający urządzenia potrzebne do poruszania się podobnie 
jak gepard, będzie to łatwiejsze do zrozumienia. Jak pokazano na rys. 7.2 w zawie-
szeniu aktywnym pompa olejowa jest odpowiednikiem serca geparda, siłowniki  
z zaworami regulacji ciśnienia odpowiadają nogom i mięśniom zwierzęcia. Czuj-
niki przyspieszeń są odpowiednikiem zmysłu równowagi, mikroprocesor – mó-
zgu, połączenia elektryczne – nerwów, a instalacja hydrauliczna odpowiada ukła-
dowi krwionośnemu.

Sterowane zawieszenia pojazdów to konstrukcje, w których element wykonaw-
czy kontroluje pionowe przemieszczanie się kół. Element wykonawczy nazywany 
jest aktuatorem. Przemieszczanie się koła względem konstrukcji nadwozia deter-
minowane jest przez układ sterowania aktuatorem w odróżnieniu od układów pa-
sywnych, w których ruch ten zależy od rodzaju nawierzchni, po której porusza się 
pojazd i stałych parametrów zawieszenia. Podobnie jak sterowane układy redukcji 
drgań, zawieszenia sterowane możemy podzielić na zawieszenia aktywne i semiak-
tywne. Szczegółowy podział zawieszeń sterowanych zaproponował w roku 2003 
Isermann [11]. Podział ten został uszczegółowiony przez S. M. Savaresi’ego w pra-
cy [28]. Istotą tej klasyfikacji jest wyodrębnienie pięciu rodzajów zawieszeń stero-
wanych, uszeregowanych ze względu na zapotrzebowanie na energię zewnętrzną: 
zawieszenia adaptacyjne, zawieszenia semiaktywne, zawieszenia load leveling, za-
wieszenia typu slow active i full active. Porównanie zawieszeń pod względem zapo-
trzebowania na energię zewnętrzną przedstawiono na rys. 7.3. Pierwsze dwa typy 
to zawieszenia w których, skuteczną redukcję drgań uzyskuje się dzięki zmianie 
parametrów takich jak tłumienie lub sztywność sprężyny. W układach tych oprócz 
zakłóceń związanych z nierównościami drogi energia dostarczana do układu jest 
na poziome sygnałów sterujących. Różnica pomiędzy tymi zawieszeniami polega 
na zakresie częstotliwości działania. Układy adaptacyjne ograniczają się wyłącznie 
do wolnych zmian (poniżej 5 Hz) i dostosowują się do nich. Przykładowo, zmiana 
rodzaju nawierzchni z szutrowej na asfaltową. Natomiast zawieszenia semiaktyw-
ne redukują drgania o częstotliwościach nawet do 40 Hz. Zawieszenia load leveling, 
slow active i full active charakteryzują się tym, że energia używana jest bezpośred-
nio do generowania siły powodującej obniżenie poziomu wibracji. Skuteczność 
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redukcji drgań w przypadku tych trzech zawieszeń jest większa niż w przypadku 
układów adaptacyjnych i semiaktywnych. Pierwszym z układów w których, mamy 
do czynienia z dostarczaniem energii do zawieszenia poprzez generowanie sił  
o tym samym kierunku co zakłócenie od drogi lecz przeciwnym zwrocie, jest 
układ zawieszenia load leveling. W układzie tym energia dostarczana do zasilania 
elementu wykonawczego zamieniana jest na pracę wykonywaną w celu kompen-
sacji przechyłów lub ugięcia zawieszenia w stanie ustalonym. Podstawową różni-
cą między strukturami zawieszeń full active i slow active jest umiejscowienie ak-
tuatora. W strukturze full active aktuator jest połączony równolegle ze sprężyną,  
a w slow active szeregowo. Kinematyka tych struktur powoduje, że dla układu 
slow active, oczekiwane pasmo częstotliwości działania aktuatora jest ograniczone  
w stosunku do struktury full active.

Rys. 7.2. Porównanie zawieszenia pojazdu z gepardem
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Rys. 7.3. Porównanie zawieszeń pod względem zapotrzebowania na energię zewnętrzną oraz  często-
tliwości pracy elementu wykonawczego

7.1.1. Rodzaje zawieszeń
Zastosowanie aktywnych układów redukcji drgań w pojazdach, kojarzy się  

z dużym zapotrzebowaniem na energię zewnętrzną. W literaturze rozważanych 
jest wiele strategii sterowania aktywnym zawieszeniem. Większość rozwiązań sku-
pia się na efektywności izolacji od drgań. W przypadku pojazdów kołowych celo-
we jest rozważenie zagadnienia kierowalności pojazdem oraz problemy docisku 
koła do nawierzchni drogi. Jednak mało jest prac pokazujących zapotrzebowanie 
na energię aktywnych układów redukcji, szczególnie w kontekście efektywności 
redukcji drgań. Wysoka energochłonność jest najistotniejszym parametrem ogra-
niczającym szerokie stosowanie aktywnych metod w pojazdach kołowych. Więk-
szość badań dotyczących zapotrzebowania na energię zewnętrzną dla aktywnych 
układów zawieszeń pojazdów, ogranicza się do badań symulacyjnych. 

W pracach zespołu Katedry Automatyzacji Procesów wyznaczano zapotrze-
bowanie na zewnętrzną energię na drodze eksperymentalnej oraz teoretycznej. 
Porównania pod względem energetycznym praw sterowania dla różnych rozwią-
zań konstrukcyjnych zawieszenia można dokonać przy tej samej efektywności 
redukcji drgań. Ze względu na zależność efektywności redukcji drgań od często-
tliwości pracy, zadanie to jest skomplikowane. Jedną z metod jest porównywanie 
uśrednionych wartości z funkcji przenoszenia drgań. Praca wykonywana przez 
aktywny układ zawieszenia jest zależna od energii zakłóceń doprowadzanej do 
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układu. Energia zakłóceń jest dostarczana do układu przez wymuszenia związa-
ne z nierównościami drogi. Wymuszenia drogowe generowane przez nierówności  
w trakcie poruszania się pojazdu modelowane są jako sygnały losowe o rozkładzie 
normalnym i zadanej gęstości widmowej mocy. W badaniach zespołu Katedry 
Automatyzacji Procesów często stosowane wymuszenie modelowane jest w po-
staci sygnału sinusoidalnego o liniowo narastającej częstotliwości. Umożliwia to 
bezpośrednie porównanie zapotrzebowania na energię zewnętrzną przez układy 
aktywne. 

Najczęściej spotykanymi zawieszeniami sterowanymi są:
•	 aktywne zawieszenia z elektrohydraulicznym elementem wykonawczym,
•	 aktywne zawieszenia elektromagnetyczne,
•	 zawieszenia pneumatyczne,
•	 semiaktywne zawieszenia hydrauliczne sterowane zaworem elektromagne-

tycznym,
•	 semiaktywne zawieszenia magnetoreologiczne.

Aktywne zawieszenie z elektrohydraulicznym elementem wykonawczym 
(rys. 7.4)

Rys. 7.4. Zawieszenie Hydroactive firmy Citroen
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Zawieszenia te wykorzystują, jako aktuator siłownik hydrauliczny sterowany elektro-
hydraulicznym serwozaworem przepływowym. Układy te zasilane są z zewnętrznego 
źródła stanowiącego agregat hydrauliczny. Algorytm sterujący realizowany jest w elek-
tronicznym module sterującym (ECU). Algorytmy sterujące zawieszeniem aktywnym 
współpracują z innymi systemami bezpieczeństwa takimi jak ABS, ESP, TCS. Sterownik 
będący swego rodzaju mózgiem pojazdu zwykle ma postać mikroprocesora, do którego 
napływają dane z różnych czujników. Na ich podstawie oraz w oparciu o dane zapisane 
w pamięci komputera, jednostka sterująca wyznacza takie parametry zawieszenia, aby 
zapewnić jak najlepszy komfort, kierowalność pojazdem, docisk koła do nawierzchni 
oraz zminimalizować przechyły.

W aktywnych regeneracyjnych zawieszeniach elektromagnetycznych, wykorzy-
stuje się liniowe silniki elektromagnetyczne dołączone do każdego koła (rys. 7.5). Napę-
dy tego typu charakteryzują się bardzo szerokim pasmem przenoszenia oraz umożliwia-
ją regenerację energii. W trybie regeneracji energii liniowe silniki elektromagnetyczne 
pracują, jako prądnice (generatory energii elektrycznej). Światowym liderem w zakresie 
technologii zawieszeń elektromagnetycznych jest Bose Corporation – producent, który 
przedstawił swoją propozycję zawieszenia w 2004 roku. Pierwsze egzemplarze zawiesze-
nia elektromagnetycznego dotyczyły samochodów osobowych. W rozwiązaniu tym jako 
elementy wykonawcze wykorzystano cztery elektromagnetyczne silniki liniowe umiesz-
czone w miejscu klasycznych kolumn zawieszenia. Zastosowano elektromagnetyczne 
silniki liniowe zbudowane z magnesów stałych oraz owiniętych wokół rdzenia cewek. 
Prąd przepływający przez cewki powoduje przesuwanie się rdzenia, a co za tym idzie – 
możliwość generowania ruchu cewki względem rdzenia. Amplituda ruchu względnego 
zależy od natężenia prądu. Tego typu elementy wykonawcze wykorzystuje się również, 
jako liniowe tłumiki o działaniu identycznym, jak tłumiki wiskotyczne. Wówczas ruch 
rdzenia względem cewek wymuszony pionowymi ruchami koła powoduje indukowanie 
się prądu, a poprzez kontrolowanie wartości tego prądu – np. dzięki zastosowaniu stero-
wanej rezystancji – wprowadza się dodatkową siłę tłumiącą. Wartość tej siły można na-
stawiać poprzez zmianę rezystancji. Dużą zaletą tego rozwiązania jest szybkość działania 
elementów elektromagnetycznych. Tego typu rozwiązanie daje dodatkową możliwość 
odzyskiwania energii z drgań i gromadzenia jej w kondensatorach. Prace z tym związane 
prowadzone są od kilkunastu lat przez grupę Prof. Y. Sudy z Uniwersytetu w Tokio [23] 
oraz w Katedrze Automatyzacji Procesów AGH [17,18].

Zawieszenia pneumatyczne były jednymi z pierwszych zawieszeń, w których jako 
elementy wykonawcze zastosowano sprężyny pneumatyczne. Zarówno w zawiesze-
niach pojazdów jak i siedziskach operatorów maszyn roboczych, pneumatyczne si-
łowniki mieszkowe były wykorzystywane, jako sprężyny pasywne. Poprzez zastoso-
wanie sterowanych zaworów ciśnieniowych konstruktorzy wykorzystali te siłowniki 
do sterowania sztywnością zawieszenia (rys. 7.6.). Ze względu na mały zakres zmian 
tej sztywności od wartości ciśnienia w komorze siłownika, częściej stosuje się je do 
aktywnego sterowania wysokością prześwitu lub do kontrolowanych zmian wysokości 
(np. w autobusach miejskich).
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Rys. 7.5. Zawieszenie elektromagnetyczne firmy Bose

Rys. 7.6. Widok zawieszenia z pneumatycznymi elementami wykonawczymi
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Semiaktywne zawieszenia hydrauliczne sterowane zaworem elektromagne-
tycznym są najbardziej ekonomicznym rodzajem zawieszeń sterowanych. Zasto-
sowanie zaworu elektromagnetycznego umożliwia kontrolowaną zmianę natęże-
nia przepływu cieczy hydraulicznej wewnątrz amortyzatora. Takie rozwiązanie 
umożliwia dostosowanie charakterystyki amortyzatora do rodzaju pojazdu, jego 
obciążenia oraz do aktualnych nierówności drogi. Podobnie jak w zawieszeniach 
aktywnych elektromagnesy są połączone z komputerem sterującym, który zgodnie 
z zaprojektowanym prawem sterowania kontroluje pracę zaworu. Najczęściej sto-
sowane prawa sterowania to sky-hook i ground-hook.

Semiaktywne zawieszenia magnetoreologiczne są ciekawym rozwiązaniem, 
w których stosuje się tłumiki magnetoreologiczne. Przykładem tego rozwiązania 
są amortyzatory MagneRide pierwotnie opracowane przez Delphi (obecnie BWI 
Group) (rys. 7.7).

Rys. 7.7. Widok sterowanej kolumny zawieszenia MagneRide

Zawieszenia MagneRide stosowane są w ekskluzywnych wersjach pojazdów. Dzię-
ki użyciu szybkich systemów sterujących, uzyskuje się zmianę sztywności kolumn 
zawieszenia. Zasada działania tłumików magnetoreologicznych oparta jest o tłumik 
wypełniony cieczą magnetoreologiczną (MR), która stanowi konglomerat opiłków 
ferromagnetycznych i cieczy nośnej w postaci oleju syntetycznego. W tłoku tłumika 
umieszczona jest cewka, do której doprowadzany jest prądowy sygnał sterujący tłu-
mikiem. Linie pola magnetycznego wytwarzanego przez cewkę obejmują ciecz MR 
w obrębie szczeliny, przez którą może przepływać ciecz MR. Objętościowe natęże-
nie przepływu cieczy pomiędzy komorami amortyzatora zależy od różnicy ciśnień  
w komorach z cieczą. Różnica ciśnień jest proporcjonalna do sił oddziałujących na 
poszczególne kolumny z tłumikami MR. W przypadku, gdy w cewce nie płynie prąd, 
cząsteczki ferromagnetyczne są rozproszone w cieczy nośnej i tłumik MR zachowuje 
się jak zwykły tłumik wiskotyczny. Ruchowi tłoka przeciwdziała wówczas siła tarcia  
w uszczelnieniach i siła wynikająca z przepływu cieczy. Jeżeli przez cewkę tłumika prze-
pływa prąd, cząsteczki ferromagnetyczne układają się równolegle do kierunku pola 
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magnetycznego (prostopadle do kierunku przepływu cieczy). Ruchowi tłoka przeciw-
stawia się dodatkowo także siła wywołana efektem MR. Istotą tego efektu jest zmiana 
w czasie rzędu milisekund lepkości cieczy w szczelinie roboczej na skutek zmian pola 
magnetycznego. W wyniku zmian lepkości, ograniczony zostaje przepływ cieczy przez 
szczelinę, co powoduje zwiększenie oporu hydraulicznego stawianego ruchom tłoka  
i wytworzenie siły tłumienia odpowiadającej tym zmianom. Zakres sterowania siłą jest 
ograniczony przez maksymalne natężenie prądu w cewce.

Badania laboratoryjne sterowanych układów redukcji drgań prowadzone są na 
stanowiskach badawczych, które budowane są specjalnie do tych celów. Dlatego też 
w Katedrze Automatyzacji Procesów podjęto długoletni program badań z wykorzy-
staniem zaprojektowanych i wykonanych pod okiem zespołu badawczego stanowisk 
laboratoryjnych.

Właściwie skonstruowane stanowisko umożliwia określenie cech charakteryzu-
jących zarówno statyczne jak i dynamiczne własności badanych elementów. Sama 
konstrukcja stanowiska określa obszar jego zastosowań. Przy badaniach elementów 
i układów redukcji drgań pracujących przy niskoczęstotliwościowych wymuszeniach 
najczęściej stosowany jest serwohydrauliczny wzbudnik drgań mechanicznych (ry-
sunki 7.8-7.9). Właściwości dynamiczne układu serwohydraulicznego zależą od wła-
sności elementów wykonawczych takich jak siłownik i serwozawór, ale także, zasilacza 
hydraulicznego, samej konstrukcji mechanicznej stanowiska oraz układu sterowania. 
Ważnym parametrem wyznaczającym obszar zastosowań stanowiska jest generowanie 
różnego rodzaju sygnałów wymuszających z możliwością kontroli ich kształtu, często-
tliwości, amplitudy, itd. W nowoczesnych systemach oprócz standardowych sygnałów 
wymuszających takich jak sinusoidalny, prostokątny, trójkątny i piłokształtny istnieje 
możliwość stosowania innych sygnałów specjalnie dedykowanych do przeprowadza-
nych testów, np. zdefiniowanych w normach.

Walory użytkowe projektowanych układów redukcji drgań ostatecznie zostają po-
twierdzone podczas eksploatacji zawieszenia, jednakże o pewnych właściwościach 
tych układów można wnioskować na podstawie badań eksperymentalnych. Badania te 
często prowadzone są już na etapie prototypu, w celu wyeliminowania niekorzystnych 
rozwiązań. Jednym ze sposobów przeprowadzania eksperymentów mających na celu 
wyznaczenie właściwości statycznych i dynamicznych układów redukcji drgań lub po-
prawę parametrów eksploatacyjnych są badania laboratoryjne. Badania te wykonywa-
ne są w warunkach zbliżonych do tych spotykanych w rzeczywistości. Charakter wy-
muszeń zarówno pod względem amplitud, kształtu i częstotliwości musi być zbliżony 
do wymuszeń spotykanych w warunkach rzeczywistej eksploatacji. Często stosowane 
są testy z zastosowaniem sygnałów stochastycznych – wówczas o przydatności wymu-
szenia decyduje jego gęstość widmowa mocy oraz funkcja gęstości prawdopodobień-
stwa generowanego sygnału, zatem wzbudnik powinien mieć możliwość generowania 
sygnałów losowych przemieszczenia, przyspieszenia oraz siły o zadanych funkcjach 
amplitudowo częstotliwościowych oraz wybranych parametrach statystycznych.
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Rys. 7.8. Widok stanowiska badawczego z zamontowaną strukturą szeregowego zawieszenia aktywnego 
wraz z elementami pomiarowymi

Rys. 7.9. Widok stanowiska badawczego z zamontowaną kolumną zawieszenia
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7.1.2. Wskaźniki jakości sterowania do oceny sterowanych zawieszeń
Podstawowym kryterium oceny skuteczności redukcji drgań jest współczyn-

nik przenoszenia drgań. Ponieważ amplituda wymuszenia, jak i amplituda drgań 
masy wibroizolowanej są funkcjami częstotliwości, wartość współczynnika prze-
noszenia drgań należy również uzależnić od częstotliwości. Dlatego też do oceny 
redukcji drgań stosuje się funkcję przenoszenia drgań zależną od częstotliwości. 
Jest ona odpowiednikiem charakterystyki amplitudowo-częstotliwościowej przy 
założeniu, że sygnałem wyjściowym z obiektu jest przemieszczenie (lub przy-
spieszenie) masy wibroizolowanej y(t), a sygnałem wejściowym przemieszczenie 
x(t) umownego punktu kontaktu koła z nawierzchnią drogi. Przemieszczenie x(t)  
w czasie spowodowane jest ruchem pojazdu po drodze wykazującej nierówności. 
Dodatkowym zakłóceniem dla zawieszenia są siły bezpośrednio oddziałujące na 
masę wibroizolowaną związaną ze współrzędną y(t) np. podmuchy wiatru, oddzia-
ływania związane z przemieszczaniem się ładunku itp. Ocena jakości zawieszenia 
na podstawie przebiegu funkcji przenoszenia drgań jest niejednoznaczna, dlatego 
też w celach porównawczych stosuje się zagregowany wskaźnik jakości. 

Ze względu na nieliniowy charakter badanych zawieszeń, w celu wyznaczenia 
funkcji przenoszenia drgań oblicza się wariancję  sygnałów przemieszczeń 
x(t), y(t).

Wartości funkcji przenoszenia drgań wyznacza się na podstawie zależności:

 (7.1)

Funkcja Lxy jest wyznaczana przy wymuszeniu harmonicznym dla częstotliwo-
ści f z zakresu pracy układu redukcji drgań. W przypadku układów nieliniowych 
funkcja ta jest też zależna od amplitudy wymuszenia A.

Do oceny zawieszeń można również wyznaczyć charakterystyki pomocnicze 
obrazujące ruch masy niewibroizolowanej lub samej części aktywnej. Wówczas 
sygnałem wyjściowym y(t) jest przemieszczenie masy niewibroizolowanej, a sy-
gnałem wejściowym przemieszczenie wynikające z nierówności drogi x(t) lub też 
w przypadku oceny części aktywnej – y(t) jest przemieszczeniem masy wibroizolo-
wanej, a x(t) przemieszczeniem masy niewibroizolowanej. Dla układów liniowych 
obliczenie wartości Lxy sprowadza się do wyznaczenia współczynników przenosze-
nia drgań podanych w decybelach dla różnych częstotliwości wymuszeń.

Jako kryterium jakości służące do oceny komfortu jazdy, jak i skuteczności re-
dukcji drgań testowanego zawieszenia stosuje się wskaźnik wyznaczany na pod-
stawie zależności: 

 (7.2)

gdzie Y(f) – transformata Fouriera sygnału wyjściowego, X(f) – transformata Fo-
uriera sygnału wejściowego.
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Charakterystyki amplitudowo-częstotliwościowe układów redukcji drgań wy-
godnie jest prezentować na skali decybelowej. W związku z tym zaproponowano 
zagregowany wskaźnik jakości w postaci wartości średniej funkcji przenoszenia 
drgań wyrażonej w decybelach (7.2) (współczynnik efektywności redukcji drgań, 
Vibration Reduction Efficiency Indicator VREI). Wówczas wskaźnik Ixy wyrażany 
jest również w decybelach. Uśrednienia dokonuje się w zakresie rozpatrywanych 
częstotliwości od fstart do fstop.

Dla układów wibroizolacji wykres funkcji przenoszenia drgań powinien znajdo-
wać się poniżej osi odciętych (0 dB) i powinien przyjmować jak najmniejsze warto-
ści. W rozpatrywanych przypadkach zawieszeń rozważa się, w jaki sposób drgania 
wywołane nierównościami drogi przenoszone są na drgania masy wibroizolowanej.

Do porównania zapotrzebowania na energię z zewnętrznego źródła zasilania 
przez aktywne elementy wykonawcze stosuje się wskaźnik zapisany zależnościami 
(7.3) i (7.4).

 (7.3)

gdzie P(t) – moc chwilowa pobierana przez element aktywny z układu zasilania, 
zamieniana na pracę tego układu i ukierunkowana na redukcję drgań.

Wskaźnik ten jest równy średniej mocy chwilowej dostarczanej przez układ za-
silający do aktywnego układu wykonawczego w okresie badań Tc. Wartość średnia 
mocy jest proporcjonalna do pracy wykonanej przez układ aktywny w czasie Tc 
oddziaływania sygnału wymuszającego x(t). W przypadku, gdy sygnał zakłócający 
dla badanych układów będzie taki sam, na podstawie wyznaczonej średniej mocy  
Pav można dokonać porównania świadczącego o ich zapotrzebowaniu na energię 
zewnętrzną ( ). Badany układ rozumiany jest jako konkretna struktu-
ra sterowana danym regulatorem. 

Moc chwilowa, pobierana z hydraulicznego układu zasilającego, jest propor-
cjonalna do wartości masy wibroizolowanej. W celu porównania rozważanych 
układów aktywnych pod względem energetycznym wprowadzono dwa dodatko-
we wskaźniki wyrażane w W/kg: pierwszy związany z mocą średnią - jako ilo-
raz mocy do masy (power-to-weight ratio) i drugi związany z mocą maksymalną. 
Współczynniki te umożliwiają porównanie zużycia energii aktywnych układów 
redukcji drgań w przypadku różnych mas wibroizolowanych. Iloraz mocy śred-
niej i masy wibroizolowanej (average power-to-weight ratio)  P2Wav zdefiniowano 
wzorem (7.4):

 (7.4)

gdzie mw – masa wibroizolowana.
Analogicznie zdefiniowano wskaźnik określający iloraz mocy maksymalnej  

i masy (max power-to-weight ratio) P2Wmax.
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W Katedrze Automatyzacji Procesów prowadzone są również badania zawie-
szeń pojazdów specjalnych. Przedmiotem badań jest bojowa platforma gąsienico-
wa 2S1, a w szczególności zawieszenie aktywne wraz z układem napinania gąsie-
nicy. Celem badań jest poprawa własności trakcyjnych, stabilności oraz komfortu 
jazdy załogi i budowa demonstratora technologii. Przeprowadzono badania MES 
i analizę modalną korpusu pojazdu (rys. 7.10). Opracowano oryginalną konstruk-
cję sprężyn spiralnych i aktywnego układu napinania gąsienicy platformy bojowej 
(rys. 7.11). Efektem tych badań są trzy patenty na opracowane rozwiązania. 

Rys. 7.10. Wynik analizy modalnej kadłuba platformy 2S1

Rys. 7.11. Aktywny układ napinania gąsienicy

Przeprowadzono badania laboratoryjne charakterystyk statycznych i dyna-
micznych zespołu zawieszenia i układu napinacza. Aktualnie prowadzone są prace 
nad syntezą algorytmów sterowania tych zawieszeń.
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7.1.3. Zawieszenia pojazdów szynowych
Aktywne zawieszenia wózków jezdnych pojazdów szynowych znajdują coraz 

szersze zastosowania. Wraz ze wzrostem prędkości i liczby pociągów oraz wydłu-
żeniem tras, bardziej opłacalna staje się modernizacja zawieszeń, niż utrzymy-
wanie torowisk w idealnym stanie. Przekroczenie prędkości 200 km/h powoduje 
znaczny wzrost oddziaływań dynamicznych w układzie wózek jezdny pociągu – 
tory kolejowe. Oprócz drgań pionowych najbardziej odczuwalne przez pasażera 
są drgania poprzeczne spowodowane przez oscylacje ruchu wózka zwrotnego, bę-
dące wynikiem zakrzywienia powierzchni kontaktowej pomiędzy powierzchnia 
toczną koła a torami. Częstotliwość oscylacji wózka rośnie wraz z prędkością jazdy 
pociągu i może wynieść nawet 8 Hz. Jest to wartość zbliżona do częstotliwości re-
zonansowej nadwozia wagonu. Z uwagi na złożoną dynamikę wagonu kolejowego, 
nie ma jednego możliwego rozwiązania problemu drgań. Biorąc pod uwagę jedy-
nie strukturę, oczywistym rozwiązaniem byłoby zwiększenie sztywności nadwozia 
wagonu. Innym podejściem zmierzającym do redukcji drgań poprzecznych jest 
modyfikacja strukturalna polegająca na oddzieleniu od nadwozia wagonu cięż-
kiego sprzętu znajdującego się pod podłogą np. transformatora, który normalnie 
mocowany jest na sztywno pod podwoziem wagonu (rys. 7.12) [13].

Rys. 7.12. Schemat rzutu bocznego układu wagonu z oddzielonym transformatorem

W świetle tego podejścia staje się on drugą masą ruchomą i może zostać wykorzy-
stany do regulacji najniższej formy drgań własnych nadwozia. Aby jeszcze bardziej 
zredukować drgania należy zastosować układ aktywny, który generuje siłę sterująca 
pomiędzy transformatorem a nadwoziem. Możliwe jest zastosowanie układu aktyw-
nego ze sprzężeniem do przodu, który wykorzystuje kombinację kontrolnych sy-
gnałów odniesienia zależnych liniowo od tłumionych drgań. Wymaga ona bowiem 
posiadania pewnej wiedzy wstępnej o drganiach które należy wytłumić. W praktyce 
własności dynamiczne zarówno sygnału wymuszenia (źródło drgań) oraz izolowa-
nego obiektu są zmienne w czasie, dlatego projekt optymalnego układu sterowania 
zależy od statystycznych własności sygnału wymuszenia jak i odpowiedzi układu. 
Rozwiązaniem problemu jest wykorzystanie regulatora adaptacyjnego (rys. 7.13).
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Rys. 7.13. Schemat układu sterowania MISO ze sprzężeniem do przodu

W Katedrze Automatyzacji Procesów zbadano możliwość zastosowania algo-
rytmu sterowania LMS ze sprzężeniem w przód MISO. Analiza uzyskanych wyni-
ków wykazuje, że zaproponowana metoda wydaje się skutecznym rozwiązaniem 
problemu drgań poprzecznych. W wyniku symulacji komputerowych wykona-
nych w środowisku MATLAB, uzyskano poziom redukcji drgań ok. 30 dB.

Obecnie stosowane są zawieszenia pneumatyczne mocowane na specjalnych 
wózkach np. TGV we Francji. Interesującym rozwiązaniem jest realizacja wychy-
lenia nadwozia wagonu podczas jazdy po łuku tak, aby skompensować działanie 
siły odśrodkowej. Przykładem realizacji algorytmu sterowania typu „Sky Hook” są 
zawieszenia SR10, szybkiego pociągu TGV. Istotą tego rozwiązania jest połączenie 
przegubowe nadwozi sąsiednich wagonów i podparcie tak zestawionego układu na 
wózkach, które znajdują się pomiędzy wagonami. Na rys. 7.14 przedstawiono mo-
del jednego z badanych układów, w którym zastosowano sprężyny pneumatyczne 
[9]. Przepływem powietrza pomiędzy sprężynami steruje zawór G. Masowe natę-
żenie przepływu powietrza jest proporcjonalne do siły odśrodkowej, działającej 
przy ruchu po łuku.
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Rys. 7.14. Model wagonu z zawieszeniem pneumatycznym pojazdu szynowego

Rozwiązanie polegające na wykorzystaniu układu wahadła do kompensacji wy-
chylenia nadwozia pod działaniem siły odśrodkowej zaprezentowała firma TALGO.

7.2. Kabiny i siedziska kierowców i operatorów maszyn
Amortyzowane fotele kierowców zaczęto upowszechniać w latach siedemdziesią-

tych ubiegłego stulecia. Stosowano w nich pasywne układy wibroizolacji ze sprężyną 
metalową i tłumikiem hydraulicznym, później wraz z rozwojem powłok zbrojonych 
kordami, sprężyny pneumatyczne mieszkowe. Nie zapewniały one jednak skutecz-
nej wibroizolacji w zakresie niskich częstotliwości (poniżej 8 Hz), najbardziej nie-
bezpiecznych dla człowieka. Rok 1978 stanowi datę znaczącą, gdyż zapoczątkowano 
w nim stosowanie w europejskiej produkcji foteli firmy Isringhausen, ze sprężynami 
pneumatycznymi. Z prowadzonych przez nas badań wynika, że poprawa komfor-
tu jazdy jest bardzo trudna przy wykorzystaniu pasywnych układów wibroizolacji 
ze względu na wymagania dotyczące niskich częstotliwości. Jak wykazują badania  
w widmach drgań korpusów pojazdów, ciągników i maszyn roboczych dominują 
składowe o częstotliwościach od 2 do 4 Hz (rys. 7.15).
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Rys. 7.15. Wykres gęstości widmowej mocy przyspieszeń drgań korpusu ciągnika Massey Ferguson

Prace nad opracowaniem nowych konstrukcji zawieszeń siedzisk, w których 
stosowane są aktywne a szczególnie semiaktywne układy redukcji drgań prowa-
dzone są przez producentów foteli jak i ośrodki naukowo-badawcze [19]. Prace 
takie są również wykonywane w Katedrze Automatyzacji Procesów na Wydziale 
Inżynierii Mechanicznej i Robotyki Akademii Górniczo-Hutniczej. Opracowana 
została oryginalna konstrukcja semiaktywnego zawieszenia fotela z pneumatyczną 
sprężyną mieszkową i zbiornikiem dodatkowym oraz sterowanym tłumikiem hy-
draulicznym, dla którego opracowano autorski algorytm sterowania (rys 7.16).

Rys. 7.16. Schemat kinenematyczny zawieszenia siedziska
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Koncepcja sterowania tłumika polega na włączaniu go, gdy prędkość drgań fo-
tela jest większa od prędkości drgań podłoża (z > zo). W pozostałych przypadkach 
tłumik jest wyłączony.

Rys. 7.17. Charakterystyka częstotliwościowa współczynnika przenoszenia drgań

Badania eksperymentalne opracowanego prototypu potwierdziły dużą sku-
teczność zawieszenia semiaktywnego fotela. Charakterystykę częstotliwościową 
współczynnika przenoszenia drgań przedstawiono na rys. 7.17.

Opracowany został również aktywny adaptacyjny układ wibroizolacji siedzi-
ska, w którym jako elementy wykonawcze zastosowano metalowe mieszki pneu-
matyczne i sterownik cyfrowy. Charakterystyki tego zawieszenia dostosowują 
się do zmiennych warunków pracy, np. różnych rodzajów dróg, prędkości jazdy, 
obciążenia itd. W procesie projektowania układu sterowania zastosowano meto-
dę Hardware in the Loop Simulation HWILS. Rzeczywisty obiekt sterowania tzn. 
układ wibroizolacji fotela wraz z mechanizmem prowadzącym został zastąpiony 
modelem matematycznym symulowanym w czasie rzeczywistym. (rys. 7.18). Al-
gorytm sterowania został zaimplementowany w dSPACE zaś cyfrowy regulator 
adaptacyjny PD zainstalowano w PC [20].

a)

Ciśnienie
wejściowe

b)

Rys. 7.18. Aktywne zawieszenia siedziska a) koncepcja, b) schemat blokowy
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Opracowaną w Katedrze Automatyzacji Procesów, koncepcję sterowania za-
wieszeniem siedzisk operatorów ciągników przedstawiono na rys. 7.19.

 Rys. 7.19. Schemat kinematyczny sterowanego zawieszenie siedziska operatora ciągnika

W rozwiązaniu tym zastosowano pneumatyczne elementy sprężyste o zmien-
nej objętości oraz sterowane tłumienie hydrauliczne [4].

7.3. Sterowanie drganiami budynków i konstrukcji smukłych
Innym przykładem zastosowań aktywnych układów redukcji drgań jest ochro-

na budynków na obszarach aktywnych sejsmicznie lub wysokich konstrukcji,  
np. masztów przed działaniem wiatru. Problematyka sterowania drganiami bu-
dynków rozwijana była głównie w Japonii i USA. Prekursorem tych badań był Ko-
bori Takwji, profesor Uniwersytetu w Kioto. Już w latach 60-tych ubiegłego stule-
cia powstał pomysł konstrukcji budynków, które pozostawałyby stabilne w czasie 
trzęsienia ziemi [18]. Podczas podróży kołyszącym się pociągiem lub autobusem 
zauważył, że jest w stanie utrzymać równowagę bez trzymania się jakiejkolwiek 
podpory. Przy bardzo niewielkim wyobrażeniu jakiego ruchu należy się spodzie-
wać jako następnego, mając tylko pewność, że taki lub inny ruch nastąpi, mózg 
człowieka reaguje natychmiast i za pomocą nerwów ruchowych wysyła rozkazy, 
pozwalające utrzymać równowagę poprzez przesuwanie środka ciężkości (ułoże-
nie tułowia), mimowolne napinanie mięśni nóg lub rozluźnienie mięśni pleców 
lub brzucha. Zastanawiano się czy zdolności tego rodzaju mogłyby być wbudo-
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wane do konstrukcji architektonicznej. W chwili obecnej, dzięki rozwojowi naj-
nowocześniejszych zdobyczy techniki coś, co kiedyś było tematem badań, rozwi-
nęło się w ciągu kilku ostatnich lat w istotną część wiedzy, znajdującą powszechne 
zastosowania. Firmy japońskie od kilkudziesięciu lat zajmują się problematyką 
dynamicznych inteligentnych konstrukcji budynków. Można wyróżnić trzy pod-
stawowe metody sterowania drganiami budynków. Są to: sterowanie sztywnością, 
wibroizolacja aktywna i aktywne eliminatory drgań ( rys. 7.20) [10]. 

Rys. 7.20. Metody sterowania drganiami budynków

Rys. 7.21. Przykładowy schemat zastosowania aktywnego eliminatora drgań
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Aktywne sterowanie masy znajduje szerokie zastosowanie w redukcji drgań 
wysokich budynków. Podstawą do podjęcia tego problemu była myśl o kompensa-
cji drgań budynku w czasie trzęsienia ziemi, poprzez wprowadzenie dodatkowego 
źródła energii. Założono, że konstrukcja mogłaby mieć wbudowany układ rozpo-
znawania zakłóceń i reagowania na nie poprzez nieznaczną korekcję położenia 
środka ciężkości w sposób wystarczający do redukcji kołysania i utrzymywanie 
budynków w stanie równowagi (rys. 7.21). Obecnie wykorzystuje się dwa rozwią-
zania aktywnych dynamicznych eliminatorów drgań: hydrauliczne i elektroma-
gnetyczne. 

W miarę rozwoju techniki rozwinięto zagadnienie inteligentnych dynamicznych 
giętkich konstrukcji budynków, których idea sprowadza się do dopasowywania wła-
sności konstrukcji i sterowania kołysaniem budynku poprzez elementy wykonawcze 
urządzeń sterujących (rys. 7.22) [35]. Urządzenia te odbierają rozkazy z głównego 
komputera, który analizuje dane, podejmuje decyzje na podstawie sygnałów z czuj-
ników umiejscowionych wokół budynku i przekazuje rozkazy do urządzeń sterują-
cych. i elementów wykonawczych, które aktywnie sterują położeniem budynku np., 
aktywne systemy sterowania sztywnością AVS, czy amortyzatora spoinowego AMD. 
Wyniki teoretycznych studiów nad sterowaniem sztywnością budynku w odpowie-
dzi na wstrząsy sejsmiczne, przedstawiono w opracowaniach firmy Kajima Corpo-
ration, Dynamic Intelligent Building. Tokyo 1994.
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Rys. 7.22. Koncepcja budynku inteligentnego ze zmienną sztywnością
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Oprócz wymuszeń sejsmicznych drgania budynków mogą mieć wiele przyczyn 
np.: wiatr, środki komunikacji itd. Kołysanie wywołane wiatrem może stać się pro-
blemem dla wysokich budynków i wież. Dlatego też do rozwiązania tego problemu 
próbuje się stosować technologię dynamicznej inteligentnej konstrukcji. W Kate-
drze Automatyzacji Procesów AGH prowadzone są prace badawcze dotyczące re-
dukcji drgań masztów i elektrowni wiatrowych. Przedmiotem badań są kratownice,  
w których jeden lub więcej pasywnych prętów jest zastąpionych aktywnymi prętami, 
zawierającymi piezoelektryczny element wykonawczy. Celem badań jest sterowanie 
drganiami kratownicy poprzez wytwarzanie dodatkowych sił sterujących, działają-
cych na odpowiednio wybrane węzły kratownicy (rys. 7.23).

Badania obejmują:
•	 konstrukcję aktywnego pręta,
•	 optymalne rozmieszczenie prętów aktywnych w kratownicy,
•	 optymalne rozmieszczenie czujników pomiarowych,
•	 syntezę algorytmu sterowania.

Rys. 7.23. Schemat ideowy budowy inteligentnej kratownicy

Przeprowadzono badania symulacyjne struktury kratownicy (rys. 7.24a), opraco-
wano konstrukcję aktywnego pręta (rys. 7.24b) i przeprowadzono syntezę układu ste-
rowania z wykorzystaniem algorytmu LQR (rys. 7.24c).

W wyniku badań symulacyjnych uzyskano znaczną redukcję drgań węzła nr 16 
kratownicy przy działaniu impulsowej siły zakłócającej o wartości 100 N.

Interesujące są również inne metody sterowania drganiami konstrukcji smukłych. 
W Katedrze prowadzone są badania aktywnych układów redukcji drgań wysokich 
masztów np. telekomunikacyjnych i elektrowni wiatrowych. Dla celów redukcji drgań 
wysokich masztów zastosowano sterowane elektrodynamiczne eliminatory drgań. 
Zbudowano specjalistyczne stanowisko badawcze (rys. 7.25), którego podstawą jest 
wzbudnik elektrohydrauliczny generujący drgania w dwóch kierunkach (x,y) [30].
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a)

b)

c)

Rys. 7.24. Sterowanie drganiami konstrukcji smukłej (kratownicy) a) schemat badanej konstrukcji, 
b) schemat konstrukcji aktywnego pręta, c) schemat układu sterowania

Agregat hydrauliczny

Badana
konstrukcja

Szafa
aparaturowa

Panel operatorski

Wzbudnik drgań

Zespół redukcji

a) b)

Rys. 7.25. Stanowisko laboratoryjne do badania aktywnych układów redukcji drgań konstrukcji smukłych 
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Na płycie bazowej wzbudnika zamocowano badaną konstrukcję składającą się z 
trzech elementów masowych połączonych kątownikami o różnych sztywnościach 
(rys. 7.26). Na górnej platformie masztu zamocowano elementy wykonawcze. Sta-
nowią je dwa elektrodynamiczne silniki liniowe.

Odciągi
linowe

Zespół redukcji 
drgań

Płyta bazowa

Osprzęt
pomocniczy

Układ 
belkowy do 
mocowania 
odciągów

Słup

Model masztu

Wzbudnik
drgań

Przetworniki
przemieszczenia

Prowadnice 
liniowe

Ruchoma
platforma

Nieruchoma
płyta

Siłowniki 
hydrauliczne

Przetworniki
przemieszczenia

Silniki 
liniowe

Rys. 7.26. Schemat działania zespołu redukcji drgań masztu

Funkcjonalność stanowiska przetestowano implementując w układzie redukcji 
drgań algorytm aktywnego rozpraszania energii. Do testów wybrano sinusoidal-
ne przemieszczenia płyty bazowej, na której mocowana jest konstrukcja. Zakres 
stosowanych częstotliwości sygnału wymuszenia przyjęto od 0,1 do 8 Hz. Bada-
nia przeprowadzono dla trzech konfiguracji: wyłączonego układu redukcji drgań, 
układu redukcji drgań działającego w jednej osi oraz układu redukcji drgań dzia-
łającego w dwóch osiach. Zarejestrowane funkcje przenoszenia drgań zdefiniowa-
ne, jako iloraz amplitudy przemieszczenia górnej platformy masztu i amplitudy 
przemieszczenia płyty bazowej, zaprezentowano na rys. 7.27.
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Rys. 7.27. Charakterystyki częstotliwościowe współczynnika przenoszenia drgań aktywnego układu 
redukcji drgań masztu z zaproponowanymi algorytmami aktywnego rozpraszania energii 
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W Katedrze Automatyzacji Procesów podjęto również tematykę redukcji 
drgań konstrukcji elektrowni wiatrowej. Maszt elektrowni wiatrowej, wraz z fun-
damentem, jest poddawany zmiennym obciążeniom powodowanym przez wiry 
Karmana, siłę naporu wiatru, fale morskie i inne. Zmienne w czasie wymuszenia 
są źródłem drgań, które mogą być niebezpieczne dla konstrukcji. W  zapropono-
wanym rozwiązaniu tego problemu zastosowano odpowiednio dostrojone tłumiki 
dynamiczne (TMD), które dołączone do drgającej konstrukcji powodują zanika-
nie drgań ustalonych w punkcie zamocowania. Maszt elektrowni wiatrowej został 
zamodelowany jako utwierdzona w fundamencie pryzmatyczna belka połączona 
z bryłą sztywną reprezentującą gondolę (rys. 7.28) [21]. Do bryły sztywnej został 
dołączony tłumik magnetoreologiczny TMD o poziomym kierunku pracy, składa-
jący się z dodatkowej masy ruchomej przemieszczającej się wzdłuż łożyskowanych 
prowadnic liniowych, sprężyny oraz sterowanego tłumika magnetoreologicznego. 
Zastosowanie semiaktywnego elementu wykonawczego w układzie tłumika TMD 
umożliwia implementację układu sterowania tłumieniem/sztywnością w czasie 
rzeczywistym, a co za tym idzie ograniczenie drgań konstrukcji w szerszym zakre-
sie amplitud i częstotliwości. Prowadzone są badania symulacyjne i laboratoryj-
ne zaprojektowanego układu. W środowisku elementów skończonych COMSOL 
Multiphysics zbudowano model układu maszt gondola, który następnie wbudo-
wano w modelu MATLAB/Simulink, w którym zaimplementowano model tłumi-
ka MR. Otrzymano narzędzie, dzięki któremu przeprowadzono analizę i syntezę 
algorytmów sterowania na gruncie symulacyjnym.

a) b)

Rys. 7.28. a) Model układu maszt – gondola, b) widok stanowiska badawczego
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W kolejnym etapie zbudowano stanowisko badawcze, na którym prowadzone 
są badania doświadczalne. Przeprowadzono identyfikację stanowiska, wyznaczo-
no pierwszą (3,45 Hz) i drugą (30,52 Hz) częstotliwość drgań własnych, dostro-
jono model symulacyjny oraz zweryfikowano opracowane algorytmy sterowania. 
Przykładowe wyniki badań laboratoryjnych, w postaci odpowiedzi częstotli-
wościowych na wymuszenie siłą o amplitudzie 150 N w zakresie częstotliwości  
od 2,5 do 5 Hz obejmujące częstotliwość pierwszej postaci giętnej, przedstawiono 
na rys. 7.29.
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Rys. 7.29. Charakterystyki częstotliwościowe amplitudy przemieszczenia poziomego gondoli

Na rys. 7.29 zestawiono charakterystyki otrzymane dla układu pasywnego – 
przy stałym natężeniu prądu w uzwojeniu tłumika MR (0,0 A, 0,1 A, bądź 0,2 A), 
oraz dla układu z regulatorem LQG i zmodyfikowanym regulatorem typu „ground 
hook” (Zmod. GH). Algorytm ten powoduje ponad dziesięciokrotne obniżenie 
amplitud przemieszczeń drgań.

7.4. Sterowanie drganiami mostów
Mosty, wiadukty i kładki dla pieszych to zazwyczaj konstrukcje o dużej roz-

piętości i wysokiej podatności dynamicznej. Ograniczenie amplitud drgań rezo-
nansowych, które często są niższe od 3 Hz, realizowane jest przez zwiększenie 
tłumienia lub zastosowanie pasywnych, dynamicznych eliminatorów drgań. Są 
one dostrajane do częstotliwości drgań własnych mostu. Ich działanie jest często 
nieskuteczne ze względu na zmiany częstotliwości drgań własnych między innymi 
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w zależności od temperatury i obciążenia. Wad tych nie posiadają sterowane tłu-
miki dynamiczne. Przykładem jest układ tłumienia drgań 7 kilometrowego mostu 
w Wołgogradzie, gdzie zastosowano adaptacyjne dynamiczne tłumiki drgań MR-
-STMD. Pomysłodawcami i konstruktorami tych tłumików byli: pracownik Ka-
tedry Automatyzacji Procesów oraz naukowiec z Instytutu EMPA w  Szwajcarii. 
Zastosowali oni sterowane tłumiki magnetoreologiczne w układzie eliminatora 
drgań. Zaproponowane rozwiązanie wyróżnia się zastosowanym algorytmem ste-
rowania siłą tłumika MR. Stanowi ona sumę siły tarcia suchego oraz siły dodatniej 
lub ujemnej sztywności dynamicznej. Efektywność tego układu znacznie przewyż-
sza skuteczność tradycyjnych układów pasywnych.

Wykonano symulacje numeryczne oraz badania laboratoryjne prototypu ukła-
du dołączonego do mostu laboratoryjnego o długości przęsła głównego 15,6 m. 
Drgania mostu wzbudzano przy użyciu elektrodynamicznego wzbudnika drgań 
(rys. 7.30). Przeprowadzono walidację eksperymentalną układu MR-STDM, wyni-
ki badań laboratoryjnych porównano z wynikami badań symulacyjnych. Potwier-
dzono, że zastosowanie zaproponowanego układu przy zmianach częstotliwości 
drgań własnych mostu w granicach ±10 %, umożliwia uzyskanie o 50% niższych 
amplitud drgań mostu, niż w przypadku zastosowania pasywnych dynamicznych 
tłumików drgań.

Rys. 7.30. a) Prototyp MR-STMD, b) most laboratoryjny z dołączonym sterowanym tłumikiem dy-
namicznym 

Zaprojektowane rozwiązanie zostało wdrożone na moście w Wołgogradzie 
(rys. 7.31). Długość głównego przęsła tego mostu wynosiła 1100 m, zaś maksy-
malna długość lin 580 m. Zaproponowany algorytm realizował sterowanie energią 
rozpraszaną przez tłumik MR.
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Rys. 7.31 Widok mostu, będącego obiektem redukcji drgań.

W rozwiązaniu tym zastosowano adaptacyjny dynamiczny tłumik drgań obej-
mujący masę ruchomą dołączoną do obiektu, którego drgania mają być tłumione, 
za pomocą równoległego połączenia sprężyny i sterowanego tłumika MR.

7.5. Sterowanie drganiami wirników
Szybkobieżne maszyny, turbiny, generatory, a w szczególności maszyny prze-

pływowe wirnikowe, często wywołują drgania, których nie da się wytłumić przy 
użyciu tradycyjnych pasywnych układów wibroizolacji. Drgania te są przyczyną 
zmniejszenia trwałości elementów, uszkodzenia urządzeń elektronicznych oraz 
powodują wysoki poziom hałasu (np. w silnikach turbin gazowych, wirnikach he-
likopterów i w samolotach turbośmigłowych). Wraz z rozwojem nowych generacji 
maszyn wirnikowych metody pasywne redukcji drgań stały się niewystarczające. 
Od 1975 roku rozwijane są metody aktywne sterowania drganiami wirników z wy-
korzystaniem łożysk magnetycznych. Zadania, które realizują sterowane łożyska 
magnetyczne przedstawiono schematycznie na rys. 7.32. W Polsce pierwsze prace 
z tej tematyki prowadzone były od 1978 roku przez prof. Zbigniewa Gosiewskiego.

Celem prowadzonych badań jest:
•	 stabilizacja ruchu wirnika, 
•	 optymalizacja jakości działania całego układu,
•	 realizacja dodatkowych funkcji.
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Rys. 7.32. Zadania realizowane przez inteligentne łożyska magnetyczne

Obiektem sterowania jest wirnik, który opisywany jest przy pomocy współ-
rzędnych modalnych tj. opisujących ruch translacyjny środka masy (x, y), oraz 
ruch rotacyjny – nachylenie wału (α, β). Na potrzeby układu sterowania mierzy się 
przemieszczenie wału (rys. 7.33).

Rys. 7.33. Konfiguracja układu: wirnik, czujnik przemieszczeń, łożysko magnetyczne

Aktywne zawieszenia magnetyczne są układami strukturalnie niestabilnymi. 
Do zapewnienia prawidłowej pracy należy zastosować sprzężenie zwrotne z regu-
latorem zapewniającym nie tylko odpowiednią jakość regulacji ale również odpo-
wiedni zapas stabilności. Najczęściej wykorzystywany jest regulator PID lub jeden 
z jego wariantów, włączony w tor sprzężenia zwrotnego od wektora wyjść.
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Problematyka łożyskowania magnetycznego jest aktualnie przedmiotem ba-
dań w wielu ośrodkach naukowych na świecie. Oprócz realizowania typowych dla 
łożysk funkcji: zmniejszania oporów ruchu (nie przekraczają 10% oporów ruchu 
łożysk innych typów) oraz przenoszenia sił z części nieobrotowej do obrotowej po-
siadają szereg innych cech. Siły przyciągania elektromagnesów są automatycznie 
regulowane na bazie jego wychyleń z położenia równowagi statycznej. Mogą być 
więc łatwo wykorzystane do sterowania drganiami wirnika. Względna prędkość 
ruchu pomiędzy częściami obrotowymi i nieobrotowymi łożyska może przekro-
czyć 200 m/s, czego nie można osiągnąć w łożyskach klasycznych. Dlatego prowa-
dzone są intensywne prace nad opracowaniem tzw. „łożysk inteligentnych”, ste-
rowanych adaptacyjnie, dostosowujących się do otoczenia i diagnozujących swój 
stan techniczny.

Obecnie łożyska magnetyczne znajdują zastosowania w technice kosmicznej, 
elektronowej, mikromechanice, przemyśle komputerowym, a ostatnio w inżynierii 
medycznej np. pompach sztucznego serca.

W sterowanych łożyskach wykorzystywane są również inne elementy wy-
konawcze. W dużych turbinach i generatorach znajdują zastosowanie elementy 
hydrauliczne, generujące największą siłę sterującą z tej samej objętości elementu 
(rys. 7.34), jednakże ich pasmo przenoszenia ograniczone jest ściśliwością cieczy, 
bezwładnością elektrozaworów oraz stratami przepływu cieczy w uszczelnieniach.

Rys. 7.34. Przykład hydraulicznego elementu wykonawczego z zamkniętą komorą membranową, od-
działującą na obudowę łożyska ślizgowego

W układach z elektrycznymi elementami wykonawczymi wykorzystuje się po-
pychacze ceramiczne, które maja tę właściwość, że rozszerzają się pod wpływem 
pola elektrycznego i dlatego nazywane są piezoelektrykami. W ostatnich latach 
wzrosło zainteresowanie piezoelektrykami jako elementami wykonawczymi w ste-
rowanych łożyskach (rys. 7.35). Oddziałują one na ruch obudowy łożyska.
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Rys. 7.35. Łożysko ślizgowe z piezoelektrycznymi elementami wykonawczymi

7.6. Sterowanie drganiami w procesach obróbczych
W celu efektywnego wykorzystania obrabiarek dąży się do podwyższania pręd-

kości obrotowej narzędzia oraz prędkości posuwu wrzeciona (HSM – High Speed 
Machining). Wpływa to niekorzystnie na poziom drgań. Największym problemem 
podczas obróbki skrawaniem są drgania narzędzia i przedmiotu obrabianego. Naj-
bardziej uciążliwe są drgania samowzbudne wywołane tarciem lub regeneracją 
śladu. Ważnym zadaniem jest minimalizacja drgań układu narzędzie – przedmiot 
obrabiany w procesie skrawania. Tradycyjnie redukcję drgań układu narzędzie – 
przedmiot obrabiany uzyskuje się za pomocą:
•	 sterowania optymalnego prędkością obrotową wrzeciona względem trajektorii 

ruchu zadanego,
•	 sterowanie pulsacją oraz skokową zmianą prędkości obrotowej,
•	 dopasowaniem prędkości obrotowej wrzeciona do optymalnego kąta przesu-

nięcia fazowego w kolejnych przejściach ostrzy narzędzia,
•	 stosowanie narzędzi z modułem tłumiącym firmy Sandvic Coromant.

Bardziej skutecznymi metodami redukcji drgań w procesach obróbczych są mo-
dyfikacje właściwości dynamicznych układu obrabiarka – proces skrawania poprzez 
zastosowanie elektromagnetycznych lub piezoelektrycznych eliminatorów drgań. 
Kolejną metodą jest zastosowanie semiaktywnych i aktywnych układów reduk-
cji drgań narzędzia lub przedmiotu obrabianego. Prace badawcze w tym zakresie 
prowadzone są przez K. Kalińskiego i A. Parusa [27]. Na rys. 7.36 przedstawiono 
koncepcję aktywnego układu redukcji drgań wytaczadła. Pokazany na tym rysunku 
widok w przekroju przedstawia urządzenie wykonawcze, zamontowane wewnątrz 
wytaczadła. W urządzeniu wykonawczym wykorzystuje się masę reakcyjną wolfra-
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mu o wysokiej gęstości umieszczoną na przegubie, który może się obracać w zakresie 
niewielkich kątów. Masa reakcyjna generuje siłę o regulowanej wielkości, działającą 
w kierunku prostopadłym do obrabianej powierzchni przesuwającej się pod narzę-
dziem skrawającym. Masa poruszana jest przez stos z materiału piezoelektryczne-
go. Siła powrotna wywoływana jest przez sprężynę. Stos piezoelektryczny generuje 
znaczne siły przeciwdziałające drganiom powstałym w czasie skrawania.

Rys. 7.36. Przykład sterowania narzędziem skrawającym

Siłownik 
piezoelektryczny

Korpus uchwytu

Płyta montażowa

Obrabiany element

Sprężyna

Rys. 7.37. Schemat aktywnego uchwytu obróbkowego
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Kolejnym sposobem redukcji drgań w procesach obróbki jest zastosowanie ak-
tywnego uchwytu obróbkowego [27], wbudowanego w stół obrabiarki (rys. 7.37). 
Aktywny uchwyt składa się z korpusu połączonego z podatną płytą montażową, 
do której montowany jest przedmiot obrabiany. W konstrukcji uchwytu zasto-
sowano siłowniki piezoelektryczne, które mogą oddziaływać na ruchomą płytę  
z przedmiotem obrabianym i tym samym modyfikować właściwości dynamiczne 
układu obrabiarka – przedmiot – proces skrawania. 

Rozwiązaniem mogą być metody hybrydowe. Sposób ten charakteryzuje się 
mniejszą inwazyjnością w strukturę obrabianego przedmiotu w porównaniu do eli-
minatorów drgań. Do sterowania elementami wykonawczymi (piezoaktuatorami) 
zastosowano regulator LQG ze sprzężeniem zwrotnym od mierzonych wielkości. 
Model układu opisany został w przestrzeni stanu. Sygnał sterujący u(t) zapewnia-
jący minimalizację wskaźnika jakości jest wyznaczany na podstawie estymowa-
nego stanu obiektu, przy zastosowaniu filtra Kalmana oraz macierzy wzmocnień 
K. Zastosowanie tego typu uchwytu pozwoliło na obniżenie drgań do 50 µm oraz 
zapewniło precyzyjną korekcję położenia przedmiotu obrabianego.

7.7. Sterowanie drganiami powłok i płyt
W przeciągu ostatnich lat opracowano szereg aktywnych, pasywnych i hybry-

dowych metod tłumienia z wykorzystaniem różnych konfiguracji, materiałów po-
chłaniających, praw sterowania, elementów wykonawczych i czujników. Tłumie-
nie pasywne okazuje się być bardzo skuteczne przy tłumieniu drgań o wysokich 
częstotliwościach, podczas gdy metody aktywne stosuje się w przypadku wymu-
szeń o niskich częstotliwościach.

Metody pasywne polegają na zastosowaniu materiałów lepkosprężystych  
w celu odbierania energii z drgającego obiektu i rozpraszanie jej poprzez obciąże-
nia ścinające w materiale lepkosprężystym. Metody aktywne wykorzystują różne-
go rodzaju elementy wykonawcze np. elementy piezoelektryczne, magnetyczne, 
elementy z pamięcią kształtu oraz czujniki. Najbardziej powszechnie stosowane 
są cienkie warstwy piezoelektryczne przytwierdzone do drgającego obiektu lub 
budowli. Tłumienie aktywne wykorzystywane jest z powodzeniem do tłumienia 
drgań różnorodnych obiektów, począwszy od prostych belek i płyt a skończywszy 
na samolotach i konstrukcjach kosmicznych. Tłumienie aktywne z wykorzysta-
niem piezoelektrycznych materiałów kompozytowych polega na wykorzystaniu 
prętów wykonanych z materiałów piezoceramicznych wbudowanych w lepkosprę-
żystą matrycę polimerową. W tym przypadku, elementy wykonawcze są włączone 
w strukturę układu (płyty, powłoki) Pręty te aktywowane są elektrycznie w celu 
sterowania charakterystyką tłumienia matrycy. Element piezoelektryczny może 
być zarówno sensorem jak i aktuatorem. Przykładowy schemat układu redukcji 
drgań płyt i powłok przedstawiono na rys. 7.38. 
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Rys. 7.38. Schemat układu redukcji drgań płyty

Cechą charakterystyczną tych metod jest to, że stosunek energii rozproszonej 
do ciężaru jest bardzo korzystny w porównaniu do rozwiązań konwencjonalnych.

Podsumowanie

Postęp dokonany w ostatnich latach w zakresie cyfrowego przetwarzania sy-
gnałów oraz technik sterowania stworzył nowe możliwości zastosowań aktywnych 
układów w celu ograniczenia drgań mechanicznych i hałasu. Techniki te mogą 
stanowić uzupełnienie tradycyjnych metod biernej redukcji drgań, ponieważ naj-
lepiej działają przy niskich częstotliwościach.

Prezentowany materiał powstał w wyniku wieloletnich badań symulacyjnych 
i doświadczalnych pojazdów, siedzisk i innych obiektów, prowadzonych w Kate-
drze Automatyzacji Procesów. Omówiono w nim podstawowe zagadnienia zwią-
zane z modelowaniem, analizą i syntezą sterowanych układów redukcji drgań 
mechanicznych. Pokazano, kiedy, gdzie i jak stosować układy aktywnej redukcji 
drgań (AURD). Zaprezentowano przykłady zastosowań tych układów do redukcji 
drgań maszyn i urządzeń. Przedstawione treści dotyczą wybranych układów re-
dukcji drgań, które były lub są obecnie przedmiotem badań własnych lub projek-
tów finansowanych w ramach konkursów MNiSW, NCBiR i NCN, realizowanych 
w Katedrze Automatyzacji Procesów Wydziału Inżynierii Mechanicznej i Roboty-
ki Akademii Górniczo-Hutniczej w Krakowie.

Aktywna redukcja drgań mechanicznych to dziedzina, której potencjalne moż-
liwości znane są już od dziesięcioleci. Jednakże fizyczna realizacja aktywnych ukła-
dów redukcji drgań stała się możliwa dopiero w ostatnich latach wraz z rozwojem 
tanich procesorów sygnałowych DSP. W celu uzyskania maksymalnej skuteczno-
ści układów redukcji drgań powinny one zostać włączone w strukturę urządzeń 
już na etapie wstępnego projektowania. Należy oczekiwać, że układy te znajdą  
w najbliższej przyszłości praktyczne zastosowanie.
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