
第 ４９ 卷　 第 ７ 期

２ ０ １ ７ 年 ７ 月
　

哈　 尔　 滨　 工　 业　 大　 学　 学　 报

ＪＯＵＲＮＡＬ ＯＦ ＨＡＲＢＩＮ ＩＮＳＴＩＴＵＴＥ ＯＦ ＴＥＣＨＮＯＬＯＧＹ
　

Ｖｏｌ ４９ Ｎｏ ７

Ｊｕｌ． ２０１７

　 　 　 　 　 　
ＤＯＩ：１０．１１９１８ ／ ｊ．ｉｓｓｎ．０３６７⁃６２３４．２０１６０６０６２
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摘　 要： 为解决传统负载模拟器受到被加载对象运动干扰的问题，提高实验室环境下负载模拟的精度，提出用执行机构或伺

服驱动系统带载测试的摩擦电液加载方案． 分析传统电液负载模拟器加载性能受被测试设备运动干扰的影响，设计一种基于

摩擦加载的主动式电液力矩伺服加载系统． 根据加载原理，建立摩擦加载系统的数学模型，分析数学模型结果表明，理想情况

下摩擦加载方案不受被加载机构运动的影响． 鉴于实际过程中系统存在多种变化参数，特别是具有不确定性和时变性的摩

擦，仿真分析摩擦因数变化时摩擦电液加载系统的加载性能． 仿真结果表明：传统电液负载模拟器受被测试设备运动影响很

大，使得传统电液负载模拟器性能很难进一步提升；相对被动加载的传统模拟器性能，尽管摩擦因数会受相对运动、负载压力

和温度等因素的影响在一定范围内变化，但摩擦电液加载系统仍能保持较高的力矩模拟精度．
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　 　 在工程领域，特别是航空航天以及国防领域，对
执行机构或者新开发的伺服系统进行带载测试，验
证产品的质量和性能至关重要［１］ ． 加载系统，又称

为负载模拟系统，是执行机构或者伺服驱动系统研

制与测试过程中的重要设备，能够在实验室环境下

复现载荷谱［２］，为产品性能测试提供相应的负载环

境。 这种方法能够显著改善实验质量，降低研发成

本，加快产品研发进度［３－４］ ． 加载系统可以再现伺服

系统在真实环境中受到的负载力矩，为发现所研发

设备或系统潜在的问题以及研究各种控制算法提供

了方便的手段［５］ ． 加载系统的加载性能直接决定了

测试结果的准确性［６］，所以需要加载系统能够精确

地、重复地复现载荷谱．
　 　 按照驱动形式，负载模拟系统主要包括以下几

种［７］：机械负载模拟器、电动负载模拟器、电液负载

模拟器、气动负载模拟器［８］ ． 其中电动负载模拟器

和电液负载模拟器具有能够模拟任意载荷谱，且精

确、快速等优点，被广泛应用于机器人、自动化工业、
汽车、航空航天等领域． 但是，这两种加载系统存在

着一直难以解决的问题［９－１０］：在加载过程中负载模

拟器受到被测试设备运动的干扰，致使其动态加载

性能受到影响；当被测试设备运动剧烈时，加载系统

有时很难复现所要求的载荷谱． 如何消除负载模拟

器加载时所受到的运动干扰是研究负载模拟领域的



关键问题［１１－１３］，大量的研究试图从机械结构和控制

补偿两方面消除或者减小这种干扰． 结构补偿，主
要是通过增加机械、液压等缓冲装置［１４－１５］ 或者是利

用辅助同步系统使加载设备和被加载设备同步［１６］，
以减小多余力矩； 控制补偿方面，主要是通过各种

方法估计干扰并反馈补偿［１７－１８］，或者利用具有强鲁

棒性和自适应性的控制策略抑制干扰［１９－２０］ ． 有时被

测试设备运动剧烈时，干扰也会很大很剧烈，会超出

了控制补偿范围；而结构方法只能起到一定的效果，
并且由于费用昂贵和安装精度高等原因，实际工程

应用非常困难．
负载模拟器有很多关键性问题亟待解决：负载

模拟器受到被测试物体运动干扰，严重影响系统的

加载性能，难以保证小力矩加载性能和高精度的动

态加载；真实负载变化多样，变化剧烈，传统负载模

拟器的带宽很难满足要求；为提高传统负载模拟器

性能，其控制策略复杂，控制策略通用性较差． 消除

这些弊端的有效途径是改变这种直接拖拉加载方

案，寻找新的设备和技术去提高动态加载性能和加

载带宽，实现精确的负载模拟．
本文详细介绍了传统电液负载模拟器存在的问

题；然后，提出摩擦加载系统的方案，推导其理论数

学模型，并且基于数学模型分析了其加载特性和各

种参数变化对系统性能的影响； 最后，通过仿真验

证了摩擦加载方案的可行性及加载性能．

１　 传统电液负载模拟器问题分析

传统电液负载模拟器一般由加载系统和被测试

系统两大部分组成． 通常被测试系统为位置伺服系

统，而加载系统是力矩伺服系统，加载系统与被测试

设备连接，利用连接轴变形产生扭矩进行加载．
根据文献［２１］，可得传统电液负载模拟器的数

学模型如下：
Ｔ（ｓ） ＝ ［Ａ（ｓ）ｘｖ（ｓ） － Ｂ（ｓ）·ｓ·θａ（ｓ）］ ／ Ｃ（ｓ），（１）
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式中： ｓ是 Ｌａｐｌａｃｅ 算子， Ｔ为力矩输出（Ｎ·ｍ）， θａ 是

被测试马达输出转角（ｒａｄ）， Ｋｑ 为伺服阀空载流量增

益（ｍ２ ／ ｓ），Ｄｌ 为液压马达排量（ｍ３ ／ ｒａｄ）， Ｊｌ 为负载转

动惯量（ｋｇ·ｍ２）， Ｖ 为加载马达等效控制容积（ｍ３），

βｅ 是油液等效体积弹性模量（Ｎ ／ ｍ２）， Ｃｔ 为泄漏系数

（ｍ５ ／ （Ｎ·ｓ））， Ｂｌ 为阻尼系数（Ｎ·ｍ／ （ｒａｄ·ｓ－１）），
Ｇｓ 为连接轴的等效扭转刚度（Ｎ·ｍ／ ｒａｄ）．

由式（１）可以看出，传统电液负载模拟器输出

力矩由两部分构成，第一部分是被期望的模拟负载

的力矩，第二部分是被测试马达运动带来的干扰力

矩． 而且这种干扰力矩具有被测试马达速度、加速

度以及加加速的的量纲，换言之，这种干扰力矩与被

测试马达运动状态关系密切． 图 １ 为系统加载原理

方框图，能更清晰地表达两者之间的关系． 被测试

设备主动运动时，由于加载系统与被测试系统通过

连接轴连接在一起，所以加载系统在被测试系统的

强制拖动下一起转动，这就要求加载系统在跟踪力

矩信号的同时完全同步被测试系统；但是加载系统

只输入力矩信号而并未输入跟踪被测试系统的位置

信号，被测试设备运动势必造成与负载模拟器之间

产生位移差，通过连接轴作用于加载系统，对加载系

统来说是一种强干扰．

输出
力矩

输出
角度

连
接
轴

被测
液压
马达

伺
服
阀

伺服
放大
器

控
制
器

控
制
器

加载
阀控
液压
马达

放
大
器

扭矩
传感器

编码器

电压
信号

电压
信号

误差

误差
角度
差角度

控制
电流

控制
电压 -+

+-

-+

控制
电压

控制
电流 流量

图 １　 传统电液负载模拟器原理框图
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　 　 改变被测试马达运动状态，仿真测试加载性能，
仿真所用参数见表 １．
　 　 给定摩擦电液加载系统幅值为 ５０ Ｎ·ｍ、频率为

７ Ｈｚ 的正弦力矩指令信号，调定 ＰＩ 控制器参数，比例

系数为 １．３，积分系数为 ６８，仿真结果如图 ２ 所示．
　 　 图 ２ 中力矩跟踪 １、２、３ 分别表示被测试马达不

运动，以幅值 ３°、频率 ３ Ｈｚ 正弦运动，以幅值 １°、频
率 １０ Ｈｚ 正弦运动时，传统电液负载模拟器力矩跟

踪曲线，误差 １、２、３ 分别表示相应的力矩跟踪误差．
从图 ２ 中可以看出，被测试马达不运动时，力矩误差

在±５ Ｎ·ｍ 以内；而被测试马达以幅值 ３°、频率

３ Ｈｚ正弦运动，以幅值 １°、频率１０ Ｈｚ正弦运动时，力
矩误差分别在±２２ Ｎ·ｍ 和±６０ Ｎ·ｍ 范围内． 很显

然，当被测试马达运动时，力矩误差增大了一个数量

级，可见被测试马达运动对传统电液负载模拟器加

载性能影响很大．
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表 １　 摩擦电液加载系统仿真参数

Ｔａｂ．１　 Ｓｉｍｕｌａｔｉｏｎ ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ

摩擦电液加载

液压缸有效面积 ／ ｍ２ 摩擦因数 摩擦等效半径 ／ ｍ 负载质量 ／ ｋｇ 负载阻尼 ／ （Ｎ·ｓ·ｍ－１） 负载刚度 ／ （Ｎ·ｍ－１） 总等效容积 ／ ｍ３

２．０７×１０－３ ０．２ ０．０７１ ３ ２．９２ ８００ ２．１２×１０６ １．８２×１０－５

传统电液加载

加载马达排量 ／
（ｍ３·ｒａｄ－１）

负载转动惯量 ／
（ｋｇ·ｍ２）

负载转动阻尼 ／
（Ｎ·ｍ·ｒａｄ－１·ｓ－１）

连接轴扭转刚度 ／
（Ｎ·ｍ·ｒａｄ－１） 总等效容积 ／ ｍ３

７６×１０－６ ０．０２６ ２５ ８．１２５×１０４ ２．１２×１０－５

两种加载方式共用

供油压力 ／ ＭＰａ 放大器增益 ／ （Ａ·Ｖ－１） 伺服阀固有频率 ／ Ｈｚ 伺服阀阻尼系数

１２ ０．００１ ２５０ ０．６

给定信号

力矩跟踪1

力矩跟踪2

力矩跟踪3
150

100

50

0

-50

-100
0 0.1 0.2 0.3 0.4 0.5
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/(N
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)
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图 ２　 传统电液负载模拟器力矩仿真

Ｆｉｇ．２　 Ｔｏｒｑｕｅ ｓｉｍｕｌａｔｉｏｎ ｏｆ ｃｏｎｖｅｎｔｉｏｎａｌ ｅｌｅｃｔｒｏ⁃ｈｙｄｒａｕｌｉｃ ｌｏａｄ
ｓｉｍｕｌａｔｏｒ

　 　 由模型分析和仿真可知，传统电液负载模拟器

利用弹性变形产生的弹性力模拟负载力矩，方法简

单、操作方便，但是由于被测试物体会任意运动，不
可避免对加载系统引起干扰力矩． 这种干扰力矩随

着被测试马达运动状态的改变而改变，有时会比较

大，严重影响加载性能的进一步提升．

２　 摩擦电液伺服加载系统

２．１　 摩擦电液伺服加载系统原理

除了利用弹性体变形产生力外，还有许多产生

力或力矩的方法，例如载流导体在磁场中会受到电

磁力，两个相互接触物体相对运动会产生摩擦力等，
这些都可以用于负载模拟． 利用摩擦力原理进行力

传递已经应用于许多设备中，包括摩擦离合器、摩擦

制动器、摩擦道奇软启动装置． 在一定条件下，摩擦

传动可以不改变两相对运动物体的运动状态而传递

力或者力矩，这一点对负载模拟系统是十分重要的．
应用摩擦原理模拟负载，提出了摩擦加载方案，如
图 ３所示．

摩擦盘
B1

摩擦盘
B2

液压缸摩擦盘
A2

摩擦盘
A1

齿轮2齿轮1
伺服阀

轴承1

扭矩
传感器

被测
液压马达

伺服阀
位置

指令信号

工业控制
计算机

力矩指令信号

编码器
轴承2

图 ３　 摩擦电液加载系统原理

Ｆｉｇ．３　 Ｐｒｉｎｃｉｐｌｅ ｓｃｈｅｍａｔｉｃ ｏｆ ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｅｌｅｃｔｒｏ⁃ｈｙｄｒａｕｌｉｃ ｌｏａｄｉｎｇ
ｓｙｓｔｅｍ

　 　 图 ３ 中左侧为承载马达，实现模拟舵机运动；右
侧为加载系统，实现力矩正反向输出． 加载系统主

要包括一套阀控双出杆液压缸伺服系统、两套摩擦

装置、双向运动系统． 其中摩擦装置通过主从动摩

擦片相对旋转，实现从动摩擦片的摩擦力矩输出作

用于被测试系统的输出轴． 为了产生两个方向的相

对运动，可采用图 ４（ａ）中的锥齿轮组或者图 ４（ｂ）
中的直齿轮组两种结构实现． 双向运动系统由两套

齿轮组分别带动左右两套摩擦装置中的主动摩擦片

正反向旋转，这样在两套摩擦装置中主从动摩擦片

之间的相对旋转方向相反． 根据摩擦力与运动方向

相反的原理可知，两套摩擦装置从动摩擦片输出的

摩擦力矩相反，因此可以实现双向力矩输出． 通过

控制阀控液压缸伺服系统液压缸伸缩，分别压紧和

释放两套摩擦装置中主从动摩擦片，实现主从动摩

擦片之间压力连续变化，进而控制摩擦力矩的连续

变化． 安装在轴上的力矩传感器采集力矩信号，控
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制器根据给定信号得出控制信号，实现力矩闭环控

制系统，精确地控制产生的摩擦力矩，完成被测试系

统的带载测试． 摩擦加载系统不同于通过弹性变形

产生弹性力的加载系统，这种方法可以有效避免被

测试系统运动对加载系统的影响．

力矩
电机

齿轮B2
齿轮B1

齿轮B3

齿轮A2
锥齿轮2锥齿轮1

齿轮A1

锥齿轮3

(a)锥齿轮组 (b)直齿轮组

力矩
电机

图 ４　 摩擦加载系统换向机构

Ｆｉｇ．４　 Ｒｅｖｅｒｓｅ ｍｅｃｈａｎｉｓｍ ｏｆ ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｌｏａｄｉｎｇ ｓｙｓｔｅｍ

２．２　 摩擦电液伺服加载系统数学模型

摩擦加载系统主要利用两相互接触的摩擦盘相

对转动产生摩擦力矩来模拟舵机所受的加载力矩，
考虑摩擦力为理想库伦摩擦，主从动摩擦片之间的

接触为环面接触，可得摩擦力矩表达式．

Ｔ ＝ ∫Ｒ２

Ｒ１

μｐｒ ｄＡ ＝ μＲＦ．

式中： μ为摩擦因数， ｐ 为摩擦副接触区域正压力（Ｐａ），
Ｒ１ 为摩擦副接触区域内径（ｍ）， Ｒ２ 为摩擦副接触区

域外径（ｍ）， Ａ 为摩擦副接触区域面积（ｍ２）， Ｆ 为

摩擦面上载荷（Ｎ）， Ｒ 为摩擦等效半径（ｍ）， 且

Ｒ ＝ ２
３
μ
Ｒ２

３ － Ｒ１
３

Ｒ２
２ － Ｒ１

２ ．

　 　 作用在摩擦副上的载荷为

Ｆ ＝ Ｋｙｃ ．
　 　 摩擦负载模拟器中，液压动力元件是一个关键

性的部件，其动态性能对整个系统的性能起着重要

作用． 所以要分析摩擦负载模拟器，就必须建立系

统中的阀控液压缸的传递函数． 阀控液压缸的动态

特性一般可以用下列 ３ 个基本方程来表示．
１）伺服阀的流量方程．

ＱｃＬ ＝ Ｃｄｗｘｃｖ
１
ρ
（ｐｓ － ｓｉｇｎ（ｘｃｖ）ｐｃＬ） ． （２）

式中： ＱｃＬ 为伺服阀负载流量（ｍ３ ／ ｓ）， Ｃｄ 为伺服阀阀

口流量系数， ｗ 为伺服阀节流口面积梯度（ｍ）， ｘｃｖ 为

伺服阀阀芯位移（ｍ）， ρ为液压油密度（ｋｇ ／ ｍ３）， ｐｓ 为

供油压力（Ｐａ）， ｐｃＬ 为负载压力（Ｐａ）， ｓｉｇｎ（·） 为符

号函数．
定义负载流量和负载压力分别为

ＱｃＬ ＝ （Ｑ１ ＋ Ｑ２） ／ ２，
ｐｃＬ ＝ ｐ１ － ｐ２ ． （３）

式中： Ｑ１ 为液压缸流入流量（ｍ３ ／ ｓ）， Ｑ２ 为液压缸流

出流量（ｍ３ ／ ｓ）， ｐ１ 为液压缸进油腔压力（Ｐａ）， ｐ２ 为

液压缸出油腔压力（Ｐａ）．
将式（２）在工作点处线性化

ＱｃＬ ＝ Ｋｑｘｃｖ ＋ ＫｃｐｃＬ ．
式中： Ｋｑ 为伺服阀流量增益系数（ｍ２ ／ ｓ）， Ｋｃ 为伺服

阀流量压力系数 （（ｍ３·ｓ－１） ／ Ｐａ）．
２） 液压缸流量连续性方程．
流入液压缸进油腔的流量为

Ｑ１ ＝ Ａｐｙ
·

ｃ ＋
Ｖ１

βｅ
ｐ
·

１ ＋ Ｃ ｉｐ（ｐ１ － ｐ２） ＋ Ｃｅｐｐ１， （４）

Ｑ２ ＝ Ａｐｙ
·

ｃ ＋
Ｖ２

βｅ
ｐ
·

２ ＋ Ｃ ｉｐ（ｐ１ － ｐ２） － Ｃｅｐｐ２ ． （５）

式中： Ａｐ 为液压缸活塞有效面积 （ｍ２）， ｙｃ 为液压缸

活塞位移（ｍ）， Ｖ１ 为液压缸进油腔有效容积 （ｍ３），
Ｖ２ 为液压缸出油腔有效容积 （ｍ３）， Ｃ ｉｐ 为液压缸内

泄漏系数 （（ｍ３·ｓ－１） ／ Ｐａ）， Ｃｅｐ 为液压缸外泄漏系

数 （（ｍ３·ｓ－１） ／ Ｐａ）．
假设阀是对称且匹配的，由油路原理图可知

ｐｓ ＝ ｐ１ ＋ ｐ２， （６）
定义总有效压缩容积为

Ｖｃｔ ＝ Ｖ１ ＋ Ｖ２ ． （７）
　 　 结合式（３） ～式（６）可得液压缸负载流量连续

方程为

ＱｃＬ ＝ Ａｐｙ
·

ｃ ＋ Ｃ ｔｐｐｃＬ ＋
Ｖｃｔ

４βｅ
ｐ̇ｃＬ ．

式中 Ｃ ｔｐ 为液压缸总泄漏系数（（ｍ３·ｓ－１） ／ Ｐａ），且
Ｃ ｔｐ ＝Ｃ ｉｐ ＋ Ｃｅｐ ／ ２．

３） 负载力平衡方程．
液压动力元件的动态特性与负载特性密切相

关，在本系统中，液压缸推动摩擦副相互挤压，负载

力主要包括惯性力、黏性阻尼力、弹性力以及摩擦

力，由牛顿第二定律可得

ＡｐＰｃＬ ＝ ｍｃｙ
¨
ｃ ＋ Ｂｃｙ

·
ｃ ＋ Ｋｙｃ ＋ ｆ．

式中： ｍｃ 为负载折算到活塞上的质量（ｋｇ）， Ｂｃ 为黏

性阻尼系数（Ｎ·ｓ ／ ｍ）， Ｋ 为负载弹簧刚度（Ｎ ／ ｍ），
ｆ 为负载运动摩擦力（Ｎ）．

一般伺服阀输入电流与阀芯位移之间可以近似

表示为

ｘ¨ ｃｖ ＋ ２ζｓｖωｓｖｘ
·

ｃｖ ＋ ω２
ｓｖｘｃｖ ＝ Ｋｓｖω２

ｓｖ ｉｃ ．
　 　 相对系统中的机械和液压环节，电气环节的带

宽高很多． 所以，在本课题研究范围内，可以不考虑

纯电气环节的动态特性，直接将纯电气环节近似为

比例环节． 这样，输入控制电压与伺服阀输入电流

之间的关系式可以写成 ｕｃ ＝ Ｋａ ｉｃ ． 忽略摩擦力，结合
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上述所有公式 Ｌａｐｌａｃｅ 变换，整理可得输出力矩的

表达式如下：

Ｔｃ（ ｓ） ＝ ２
３

μ
Ａｐ

ＫＫａＧｓｖ（ ｓ）
Ｇｃ（ ｓ）

Ｒ２
３ － Ｒ１

３

Ｒ２
２ － Ｒ１

２ｕｃ ． （８）

式中： Ｋａ 为伺服放大器增益（Ａ ／ Ｖ）， Ｋｃｅ 为总流量压

力系数（（ｍ３·ｓ－１） ／ Ｐａ），

Ｇｓｖ（ ｓ） ＝
Ｋｓｖω２

ｓｖ

ｓ２ ＋ ２ξｓｖωｓｖｓ ＋ ω２
ｓｖ

，

Ｋｃｅ ＝ Ｃ ｔｐ ＋ Ｋｃ，

Ｇｃ（ ｓ） ＝
Ｖｃｔｍｃ

４βｅＡ２
ｐ

ｓ３ ＋ （
ｍｃＫｃｅ

Ａ２
ｐ

＋
ＶｃｔＢｃ

４βｅＡ２
ｐ

） ｓ２ ＋

（
ＫＶｃｔ

４βｅＡ２
ｐ

＋
ＢｃＫｃｅ

Ａ２
ｐ

＋ １） ｓ ＋
ＫＫｃｅ

Ａ２
ｐ

．

　 　 式（８）中不含有被测试对象的参数，可以看出，
摩擦负载模拟器输出力矩与被测试物体的结构参数

和运动状态无直接关系． 经典摩擦定律认为摩擦力

与载荷成正比，静摩擦因数大于动摩擦因数，并且摩

擦因数与表观接触面积以及滑动速度无关． 虽然经

典摩擦定律并不完全正确，但是它还是在一定程度

上反映了滑动摩擦机理，并且工程实际问题中它可

以很大程度上近似描述真实的摩擦力． 假设理想情

况下，摩擦因数如经典摩擦定律描述的与滑动速度

等无关，就可以认为摩擦负载模拟器不受被测试物

体运动的影响．
然而，实际过程中摩擦力十分复杂，并不能用单

一的模型或者定律完全描述摩擦现象． 摩擦因数是

衡量摩擦 ζ 副系统综合特性的关键因素，受到滑动

过程中各种因素的影响，如相对滑动速度、温度和法

向载荷大小等． 所以可以将摩擦因数写成

μ（Ｆ，θ
·
，Ｔ） ＝ μ ＋ Δμ（Ｆ，θ

·
，Ｔ） ．

式中： μ（Ｆ，θ
·
，Ｔ）、Δμ（Ｆ，θ

·
，Ｔ）、μ 分别为摩擦因数实

际值、变化量和理论值．
为使加载系统随时都能摩擦产生加载力矩，加

载系统与被测试系统在整个加载测试过程中必须有

相对转动，摩擦产生摩擦力矩过程中，摩擦生热使摩

擦副温度升高，会使摩擦因数随温度发生改变，同时

摩擦因数还会随着两个系统相对运动状态改变而发

生变化． 图 ５ 为摩擦加载系统在摩擦因数随相对滑

动速度变化情况下的加载原理． 对比图 １、图 ５ 表

明，被测试系统运动状态会使加载系统参数发生变

化，而且加载系统本身的加载力也会改变摩擦因数

的大小，这些因素都会影响加载性能． 因此，被测试

系统运动，对于传统电液负载模拟器来说是一种

外干扰，而对于摩擦负载模拟器来说是一种参数

摄动．
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图 ５　 摩擦加载系统原理方框图
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３　 加载性能仿真分析

为了验证所提加载方案的有效性，仿真摩擦电

液加载系统不同摩擦因数变化时的加载性能． 仿真

参数见表 １．
　 　 在摩擦电液加载系统中，相比其他系统参数，摩
擦因数是最不确定的、最易变的，也是最关键的参

数． 因此在仿真过程中，主要考虑摩擦因数变化引

起的系统性能变化，而忽略其他因素的影响． 由于

摩擦因数随相对滑动速度、温度、载荷等变化，不容

易表达，所以不考虑这些影响因素的具体影响规律，
只考虑极限情况，即摩擦因数在极限范围不断变化

对摩擦加载系统加载性能的影响．
定义系统开环增益为

ＫＧ ＝ ２
３

μ
Ａｐ

Ｒ２
３ － Ｒ１

３

Ｒ２
２ － Ｒ１

２ＫａＫｓｖω２
ｓｖ ． （９）

　 　 从式（９）可以看出，其他条件不变的情况下，摩
擦因数越小，系统开环增益变小，摩擦加载控制系统

幅值裕量越大；而摩擦因数越大，系统开环增益变

大，摩擦加载控制系统幅值裕量就越小，当摩擦因数

超过一定范围时，此系统变得不稳定．
在大范围来看，摩擦随着各个因素的变化有一

个缓慢的变化趋势． 在小范围来看，摩擦因数不断

快速地发生微小变化． 用不同频率正弦信号和随机

信号来表示摩擦因数的变化，低频正弦表示摩擦因

数发生缓慢或大或小的变化，高频正弦和高频随机

信号表示摩擦因数实时发生变化． 给定摩擦电液加

载系统幅值为 ５０ Ｎ·ｍ、频率为 ７ Ｈｚ 的正弦力矩指

令信号，调定 ＰＩ 控制器参数，比例系数为 １２，积分

系数为 ３１．５，仿真结果如图 ６ 所示．
图 ６（ａ）中力矩跟踪 Ａ、Ｂ、Ｃ 分别表示摩擦因数

不变、以幅值 ０．１２ 频率、２ Ｈｚ 变化，幅值 ０．０６、频率

２０ Ｈｚ变化时的力矩跟踪曲线，误差 Ａ、Ｂ、Ｃ 分别是相

应的力矩跟踪误差曲线． 由图 ６（ａ）可以看出，随着摩

擦因数不同变化，力矩跟踪误差大约都在±５ Ｎ·ｍ 范
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围内；而且随着摩擦因数变化幅值的增大和频率的增

高，力矩跟踪误差变大，力矩波动变剧烈，跟踪性能变

坏． 图 ６（ａ）中力矩跟踪误差曲线 Ｂ 的误差范围初始

时比误差曲线 Ａ 的小，而后却比误差曲线 Ａ 大，结合

对公式（１７）的分析可知：这是由于摩擦因数先逐渐增

大，系统控制量变大，系统响应快，跟踪误差小；而后

来摩擦因数逐渐减小，系统控制量变小，进而使得力

矩输出跟踪不上，跟踪误差变大． 图 ６（ｂ）是摩擦因数

以幅值 ０．０２、频率 ５０ Ｈｚ 的随机信号变化时力矩跟踪

曲线和力矩跟踪误差曲线． 误差范围大约在±５ Ｎ·ｍ
内，而且在一些时刻曲线会有“尖峰”，这是由于这种随

机变化相对正弦变化更为剧烈，所以在摩擦因数突变

比较大的时刻，会突然出现较大的误差，这就是前文所

述的“尖峰”，例如在０．８ ｓ左右摩擦因数变化量从－０．０１８
跳跃到＋０．０１８，这时误差达到－８ Ｎ·ｍ．
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图 ６　 摩擦系数变化时的力矩跟踪仿真
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　 　 上述仿真，摩擦因数变化已经远远超出平常状

态下摩擦因数变化范围． 仿真结果表明，摩擦因数

幅值变化大，会使力矩跟踪误差变大；摩擦因数变化

频率越高，会使力矩跟踪波动变剧烈，对加载性能的

影响就会比较大；然而只要摩擦因数在一定的范围

内（２ Ｈｚ 幅值变化 ６０％，２０ Ｈｚ 幅值变 １０％）变化，
摩擦加载系统依然具有良好的加载性能．

综上可以看出，被测试马达运动会对传统电液

负载模拟器加载部分产生强干扰，力矩跟踪效果变

差，甚至不能跟踪给定力矩． 而被测试马达运动、温
度、载荷等因素引起摩擦因数发生比较大的变化时，
摩擦电液加载系统力矩跟踪误差范围也不会发生很

大的变化．

４　 结　 论

１）在被测试马达运动时，传统电液负载模拟器

受被测试马达运动干扰，力矩跟踪性能严重变差．
本文提出了一种新型摩擦电液加载系统，它应用摩

擦传动原理实现力矩负载模拟，通过分析其数学模

型，初步验证这种摩擦加载系统理论上可以不受被

测试对象运动的影响．
２）考虑实际情况，在摩擦电液伺服加载系统工

作过程中，由于受相对滑动速度、温度和压力等因素

的影响，摩擦因数在一定范围内变化． 摩擦因数相

对其他参数，其不确定性和非线性更为严重，相对变

化量也比较大． 这对于摩擦电液伺服加载系统，是
一种参数摄动，影响加载性能．

３）摩擦因数对摩擦电液加载系统控制性能的

影响：一方面，摩擦因数变小会使摩擦电液伺服加载

控制系统控制量变小，进而使得力矩输出跟踪不上；
摩擦因数变大会使系统控制量变大，进而系统响应

更快，超调更大，跟踪误差更小． 另一方面，摩擦因

数变化越快，使得系统输出力矩波动也就越剧烈．
４） 摩擦电液加载系统中摩擦因数虽然受被测

试马达运动影响，但这种影响相对传统电液负载模

拟器强位置干扰则比较小． 通过仿真分析摩擦因数

变化对摩擦电液加载系统的影响，验证了摩擦系数

在一定范围内变化时，摩擦电液加载系统仍然能够

具有较好的力矩跟踪性能． 在后续研究过程中，应
该采用合适的控制器提高加载性能．
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