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摘要:振动与力加载耦合的电液伺服系统具有集成模拟被测试件在振动与加载耦合工况下动态性能的优势, 针
对振动模拟对力加载系统产生的干扰多余力问题,提出了一种力干扰观测器,以提高加载力跟踪精度.首先,建立了
振动与力加载耦合的电液伺服控制系统的数学仿真模型;其次,利用递推增广最小二乘算法辨识了力加载系统闭
环传递函数;然后,利用零相差跟踪技术设计了力加载系统的前馈逆模型;最后,设计了力干扰观测器,搭建了水平
向振动与力加载耦合的电液伺服系统实验台,仿真和实验验证了提出的力干扰观测器可有效降低由于振动扰动而
产生的干扰多余力.
关键词: 电液伺服控制;振动与力加载耦合;干扰观测器;前馈逆模型;传递函数辨识
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Abstract: An electro-hydraulic servo system with coupling between vibration and force loading has the advantage of
simulating dynamic performance of the test specimen subjected to simultaneously vibration and force loading. In order to
compensate a surplus force disturbance caused by active motion of the electro-hydraulic system with shaking table and force
simulator, a disturbance observer is proposed to improve the force loading tracking performance. First, a mathematical
simulation model of the electro-hydraulic servo system with coupling between vibration excitation and force loading is
established. Then, a recursive extended-least squares algorithm is employed to identify the transfer function of the force
closed-loop system, and a zero phase error compensation technology is employed to design the inverse model of the force
loading closed-loop system, based on which the disturbance observer is designed. Simulation and experimental results were
carried out using the electro-hydraulic experimental system with shaking table and force loading simulator, and it is verified
that the force loading disturbance observer can eliminate the surplus force caused by the coupling between vibration and
force loading.

Key words: electro-hydraulic servo control; coupling between vibration and force loading; disturbance observer; feed-
forward inverse model; transfer function identification

1 引引引言言言(Introduction)
电液伺服系统广泛应用于航空、航天、兵器、船舶

及核工业等国防科技领域以及汽车、建筑等民用工业

部门[1].目前环境模拟试验台仅能开展振动或加载单
一测试实验,如目前高铁转向架试验台仅能进行多自
由度振动或多通道加载单一性能测试实验,无法模拟
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转向架在多自由度振动和多通道协调加载共同作用

下的整体耦合性能[2]; 在航天器地面模拟领域,目前
主要对航天器升空过程进行振动或加载环境试验,而
航天器在发射过程中要经受复杂和严酷的多元力学

耦合环境,如何真实模拟航天器所受的振动与力加载
的耦合环境,已成为制约我国航天器总体设计水平提
高的技术瓶颈[3].

基于振动与力加载耦合的电液伺服系统具有集成

模拟被测试件在振动与力加载耦合工况下动态性能

的优势[4],可解决目前存在的振动或加载单一测试实
验问题.然而,振动与力加载耦合的电液伺服系统在
试验过程中具有非线性时变特性,降低了振动和力加
载的跟踪精度. PLUMMER A R[5]研究了电液振动模

拟液压系统非线性因素; NIKSEFAT N等[6]考虑了电

液力加载系统的系统不确定性,提出了鲁棒力加载控
制.除非线性外,振动与力加载耦合的电液伺服系统
的干扰耦合会产生多余力,严重影响了力加载系统跟
踪精度,如何有效抑制干扰耦合已成为核心问题.
SONG X Y等[7]研究了电液伺服系统的内模控制抑制

干扰耦合; SEKI K等[8]研究了外部响应力对电液振动

台干扰耦合抑制方法; CHEN S H等[9]研究了液压驱

动六自由度并联机构非线性观测器抑制干扰;魏巍
等[10]建立了电液振动台动力学耦合模型,设计了耦合
力观测器,研究了干扰力顺馈补偿控制; PI Y J等[11]

提出了前馈补偿和同步补偿控制,消除了广义负载模
拟器的干扰力,实现了干扰耦合下轨迹精确跟踪控
制; WANG C W等[12]提出了转矩环和位置闭环的双

环控制方法,用于抑制电液负载模拟器的干扰多余
力; GAO B W等[13]提出了主动抗干扰与速度补偿控

制结合的复合算法,抑制了位置伺服系统的多余力干
扰.

上述方法均能在一定程度上消除因耦合产生的干

扰力,但是控制器结构较为复杂.因此,本文提出一种
力干扰观测器,用于抑制耦合作用对力加载系统产生
的多余力,该方法结构简单易于实现.首先,研究振动
与力加载耦合过程中多余力的产生机理;其次,设计
带有干扰观测器的振动与力加载耦合系统的动力机

构模型,并综合运用力加载系统传递函数辨识和零相
差跟踪技术设计干扰观测器的力加载系统逆模型; 最
后,利用仿真和实验验证所提出控制策略的有效性.

2 振振振动动动与与与加加加载载载系系系统统统动动动态态态模模模型型型(Dynamic mod-
el of the vibration and force loading system)
首先,对振动与加载耦合电液系统的液压动力机

构进行建模,包括振动单元和加载单元两部分,耦合
原理如图1所示.其中: ps和po分别是伺服阀的供油压
力和回油压力, Q1和Q2分别是进油腔和回油腔的流

量, xv是阀芯位移, pL是负载压力, p1和p2分别是进油
腔和回油腔的压力, Cec和Cic分别是液压缸的外泄露

和内泄漏系数, Ap是液压缸活塞有效面积, yp是加载
系统的活塞杆位移, Kcl是力传感器的刚度系数, ycl是
折算到力传感器处的振动台位移,液压动力机构建模
见附录A[14–16],图中主要参数如表1所示.

图 1 振动与力加载系统耦合原理图
Fig. 1 Schematic diagram of coupling between the vibration

and force loading system

表 1 振动与力加载耦合系统模型主要参数
Table 1 Main parameters of the vibration and

force loading coupling system

定义 参数 数值及单位

线性流量增益系数 Kq 0.00145 (m3 · s−1) /V
流量压力系数 Kc 2× 10−12 m3/(s · Pa)
伺服阀增益 Ksv 4m3 · s−1/A
液压缸有效面积 Ap 1.88× 10−3 m2

液压缸粘性阻尼系数 Bc 25000 N/(m · s−1)

液压缸内泄露系数 Cip 4.6× 10−17 m3/(s · Pa−1)

液压缸外泄露系数 Cep 4.6× 10−17 m3/(s · Pa−1)

液压缸总容积 Vt 0.96× 10−3 m3

有效体积弹性模量 βe 6.9× 108 Pa

液压缸固有频率 ωh 32 Hz

液压缸阻尼比 ξh 0.35

伺服阀固有频率 ωsv 100 Hz

伺服阀阻尼比 ξsv 0.7

振动单元和加载单元在相应激励信号下同时运动,
由于两个激励信号不能始终一致,使得两个单元的液
压缸运动轨迹出现偏差,导致振动台相对位置发生变
化,使拉压力传感器的实际输出值与加载力信号的输
入值之间出现相对误差,从而产生多余力,该多余力
即为扰动力.本文主要研究位置扰动下力加载系统产
生的多余力.根据附录A中对位置和力开环系统的建
模,结合振动与力加载之间的耦合机理,推导出振动
与加载耦合系统的动态模型如图2所示.其中: rd为振
动台参考位移信号, Fip和Fop分别为输入和输出的力

信号.
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图 2 振动与力加载耦合系统动态模型方框图

Fig. 2 Block diagram of the vibration and force loading coupling system

根据图2可得从Fip到Fop的传递函数Gpf(s),

Gpf(s) =
Fop(s)

Fip(s)
=

Gp(s)KqGsv(s)ApKcl

M + N
, (1)

式中:

M = Ap(Gp(s)KqGsv(s)Kcl +Aps),

N = (Kc + Ctc +
Vt
4βe

s)(Kcl +mts
2 +Bcs),

Gp(s)是力闭环的PID控制器传递函数.

由于受到位置扰动的影响,输出力Fop定义为

Fop = FipGpf(s)− yclGex(s), (2)

式中Gex(s)是位置干扰到力输出之间的传递函数,
表示为

Gex(s) =
Fop(s)

Ycl(s)
= −

Kcl((Kc + Ctc +
Vt
4βe

s)(mts
2 +Bcs) +A2

ps)

Ap(Gp(s)Gsv(s)KqKcl +Aps) + (Kc + Ctc +
Vt
4βe

s)(mts2 +Bcs+Kcl)
=

−
Kcl(KcBc + CtcBc +A2

p)s(
s2

ω2
t

+
2ξt
ωt
s+ 1)

Ap(Gp(s)Gsv(s)KqKcl +Aps) + (Kc + Ctc +
Vt
4βe

s)(mts2 +Bcs+Kcl)
, (3)

式中: ωt是特定频率, ξt是特定的阻尼系数,

ωt =
√

4βe(KcBc + CtcBc +A2
p)/Vtmt,

ξt = (Kcmt +
VtBc

4βe
+ Ctcmt)×√

βe(KcBc + CtcBc +A2
p)/Vtmt

KcBc + CtcBc +A2
p

.

根据式(1)(3), Gpf(s)和Gex(s)的关系式如下:

Gex(s) =

−
(KcBc+CtcBc+A

2
p)s(

s2

ω2
t

+
2ξt
ωt
s+ 1)

Gp(s)KqGsv(s)Ap
Gpf(s).

(4)

3 干干干扰扰扰观观观测测测器器器(Disturbance observer)
在振动与力加载耦合过程中,常规PID控制的调

节能力有限,只能抑制少部分因耦合产生的多余力,
为了更好地抑制多余力,提出在常规PID控制器基
础上加入力干扰观测器.图2中系统动态模型的传
递函数经过z变换表示为图3所示,其中β为干扰观
测器增益.

3.1 逆逆逆模模模型型型设设设计计计(Inverse model design)

图3中,力闭环传递函数Gpf(z)为

Gpf(z) = Ĝpf(z)(1 + ∆Gpf(z)), (5)

式中: Ĝpf(z)是辨识得到的力闭环系统传递函数,
∆Gpf(z)是真实系统模型与辨识模型之间的模型偏



924 控 制 理 论 与 应 用 第 34卷

差.

图 3 带有干扰观测器的力加载系统框图
Fig. 3 Block diagram of the force loading system with the

disturbance observer

利用递推增广最小二乘法对加载系统的闭环传

递函数进行系统辨识,当被控对象的结构未知时,
利用一个经验模型对系统进行描述:

y(k) = ψT(k)θ + ζ(k), (6)

式中: y是输出状态,

ψT(k) = [−y(k − 1) · · · y(k − na) · · ·
u(k − 1) · · · u(k − nb) ζ̂(k − 1)

· · · ζ̂(k − nc)],

θ = [a1 · · · ana b0 · · · bnb
c1 · · · cnc ]

T,

a和b是待辨识的未知参数, u是输入状态, ζ(k)是一
个零均值白噪声序列.

由于ζ(k)是不可预测的,利用其估计值代替,

ζ̂(k) = y(k)− ŷ(k) = y(k)− ψ̂T(k)θ̂(k), (7)

式中:估计值

θ̂ = [â1 · · · âna b̂0 · · · b̂nb
ĉ1 · · · ĉnc ]

T,

ψ̂(k) = [−y(k − 1) · · · y(k − na) · · ·
u(k − 1) · · · u(k − nb) ζ̂(k − 1)

· · · ζ̂(k − nc)]
T.

综上可得递推最小二乘法的估计公式为[17]

θ̂(k) = θ̂(k − 1) + K(k)[y(k)− ψ̂T(k)

θ̂(k − 1)], (8)

K(k) =
P (k − 1)ψ̂(k)

ρ+ ψ̂T(k)P (k − 1)ψ̂(k)
, (9)

P (k) =
1

ρ
[I −K(k)ψ̂T(k)]P (k − 1), (10)

Ĝ−1
pf (z)为无振动扰动下力加载系统传递函数逆模

型,由于辨识的力闭环传递函数Ĝpf(z)是非最小相

位系统,其直接逆模型中会存在不稳定极点,导致
系统的不稳定.因此,为了消除非最小相位系统造
成的系统不稳定性,利用零相差跟踪技术设计稳定
的逆模型. 零相差跟踪技术通过在前馈控制器中引

入零点来补偿闭环系统的不稳定零点,经前馈逆控
制器输出的时域驱动信号是相位超前的且超前值是

已知的,因此经前馈补偿后的闭环系统在全频段范
围内相移将为零[18].

辨识的力加载传递函数可表示为

Ĝpf(z) =
z−dB(z)

A(z)
=
z−dBs(z)Bu(z)

A(z)
, (11)

式中: z−d是模型引起的滞后延迟, d是延迟步数,
Bs(z)和Bu(z)分别是包含所有稳定、不稳定零点的

多项式, A(z)是包含了所有极点的多项式,上述多
项式分别表示为

Bs(z) = bspz
p + bs(p−1)z

(p−1) + · · ·+ bs0, (12)

Bu(z) = buqz
q + bu(q−1)z

(q−1) + · · ·+ bu0, (13)

A(z) = zn + a1z
(n−1) + · · ·+ an. (14)

文献[18]给出了以下定理:

定定定理理理 1 设H(z) = Bu(z)Bu(z
−1),则有

1) ∠H(e−jωT ) = 0, ∀ω ∈ R;

2) |∠H(e−jωT )|2 = Im2[Bu(e
−jωT )]+Re2[Bu×

(e−jωT )], ∀ω ∈ R.

根据定理1及式(12),闭环系统的逆模型可设计
为

Ĝ−1
pf (z) = α

A(z)Bu(z
−1)

zLBs(z)
, (15)

式中: α是幅值特性调节增益, zL是补偿环节,用于
补偿A(z)最高阶数大于Bs(z)最高阶数造成的假分

数问题.

3.2 干干干扰扰扰观观观测测测器器器设设设计计计(Disturbance observer design)
对图3所示方案图进行简化,得到从Fip到Fop的

传递函数GFD(z)为

GFD(z) =
Fop

Fip
=

Gpf(z)− yclGex(z)

1 + β[Ĝ−1
pf (z)(Gpf(z)− yclGex(z))− 1]

.

(16)

由于存在模型偏差∆Gpf(z),导致基于零相差跟
踪技术设计的逆模型与真实系统的逆模型间存在偏

差,该偏差的存在可能会对整个控制系统的稳定性
产生影响,因而需要对干扰观测器的稳定性进行分
析.首先引入摄动加权函数W (z),将模型偏差表示
为如下形式:

∆Gpf(z) =W (z)∆G(z), ∥∆G(z)∥∞ < 1. (17)

为了简化分析过程,忽略位置干扰,引入式(17),

则图3可表示为图4(a)所示,将图中虚线中的所有环
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节作为一个整体M(z),可进一步简化为图4(b)所示.

(a) 化简前

(b) 化简后

图 4 稳定性分析方框图

Fig. 4 Block diagram for stability analysis

通过化简图4(a)可得M(z)为

M(z) = −
βĜ−1

pf (z)Ĝpf(z)W (z)

1− β(1− Ĝ−1
pf (z)Ĝpf(z))

. (18)

辨识得到的力闭环传递函数和其逆模型之间存

在如下关系:

Ĝ−1
pf (z)Ĝpf(z) ≈ 1. (19)

将式(19)代入式(18)可得

M(z) = −βW (z). (20)

图4(b)所示传递函数的特征多项式可表示为

D(z) = 1−M(z)∆G(z). (21)

定义C̄+为复平面的右半平面,根据上式可得

min
s∈C̄+

|D(z)| >

1− max
s∈C̄+

∥M(z)∆G(z)∥ =

1−∥M(z)∆G(z)∥∞. (22)

结合式(17)(20)可得

∥M(z)∆G(z)∥∞ =

∥βW (z)∆G(z)∥∞ =∥β∆Gpf(z)∥∞. (23)

因此,当∥β∆Gpf(z)∥∞ < 1时,不等式∥M(z)

∆G(z)∥∞ < 1成立,式(22)可简化为

min
s∈Ĉ+

|D(z)| > 1−∥M(z)∆G(z)∥∞ > 0. (24)

由上式可知,当s∈ Ĉ+时, |D(z)|始终大于零,即

当式(21)为零时,求得的多项式所有根的实部均小
于零.根据控制系统代数稳定性判据可知,由于特
征多项式的所有根均存在于复平面的左半平面,因
此图4所示系统是稳定的. 综上所述,带有干扰观测
器的力闭环系统的稳定性充分条件为

∥β∆Gpf(z)∥∞ < 1. (25)

4 仿仿仿真真真结结结果果果(Simulation results)
1) 无力干扰观测器.

有振动扰动时,振动与力加载系统之间因耦合
而产生多余力.给定幅值1500 N,频率2 ∼ 20 Hz的
随机信号,以及幅值0.5 g,频率2 ∼ 25 Hz的加速度
随机扰动,当P = 1.2e− 7, I = 2e− 6时, 力跟踪
效果最佳,如图5所示,跟踪误差最大值约为2000 N.

(a) 力跟踪曲线

(b) 跟踪误差

图 5 有振动扰动无干扰观测器的力跟踪性能
Fig. 5 Force tracking performance under vibration

without the disturbance observer

2) 有力干扰观测器.

为了提高反馈力的跟踪精度,消除部分由于振
动扰动产生的多余力,在PID控制的基础上加入力
干扰观测器,依据逆模型设计原理,首先辨识得到
力加载系统传递函数Ĝpf(z):
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Ĝpf(z) =

−1.3125(z + 2.776)(z + 0.634)(z − 1.469)(z2 − 1.3797z + 0.3825)(z2 − 1.935z + 0.9383)

(z − 1)(z − 0.9712)(z − 0.9454)(z2 − 1.984z + 0.9894)(z2 − 1.811z + 0.8294)
×

(z2 − 1.987z + 0.9924)(z2 + 1.726z + 1.423)(z2 + 0.2273z + 0.9445)

(z2 − 1.462z + 0.9108)(z2 + 1.266z + 0.7825)(z2 − 0.2961z + 0.6374)
. (26)

系统为非最小相位系统,根据式(15)消除存在于(z + 2.776), (z − 1.469), (z2 + 1.726z + 1.423)3个多项

式中的不稳定零点,得到力加载传递函数的逆模型为

Ĝ−1
pf (z) =

(z − 1)(z − 0.9712)(z − 0.9454)(z2 − 1.984z + 0.9894)(z2 − 1.811z + 0.8294)

−1.3125(z + 0.634)(z2 − 1.3797z + 0.3825)
×

(z2 − 1.462z + 0.9108)(z2 + 1.266z + 0.7825)(z2 − 0.2961z + 0.6374)(z−1 + 2.776)

(z2 − 1.935z + 0.9383)(z2 − 1.987z + 0.9924)
×

(z−1 − 1.469)(z−2 + 1.726z−1 + 1.423)

(z2 + 0.2273z + 0.9445)
. (27)

实际模型、逆模型和辨识模型的频率特性曲线

如图6所示,辨识模型与实际模型基本一致,逆模型
与实际模型关于0幅值线和0相位线对称,验证了逆
模型设计的准确性. 给定幅值1500 N,频率2 ∼ 20 Hz
的随机信号,设置幅值0.5 g,频率2 ∼ 25 Hz的随机
扰动信号,令β = 0.4.实验结果如图7所示.

(a) 幅频特性

(b) 相频特性

图 6 辨识模型与逆模型的幅频和相频曲线
Fig. 6 Magnitude and phase frequency characteristics of the

identification and inverse model

由图7(b)可得多余力最大值约为600 N,与不加
干扰观测器时相比减少了约1400 N.因此,根据仿

真结果,在振动扰动存在的情况下,力干扰观测器
有效地抑制了一部分由于振动扰动产生的多余力.

(a) 力跟踪曲线

(b) 跟踪偏差

图 7 有振动扰动有干扰观测器的力跟踪性能
Fig. 7 Force tracking performance under vibration with the

force disturbance observer

5 实实实验验验研研研究究究(Experimental research)
5.1 试试试验验验设设设备备备(Experiment setup)
图8为振动与力加载耦合电液伺服系统实验台,

实验平台放置在两个线性导轨上,在液压缸的驱动
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下沿着导轨做水平向运动,实验台的主要参数如表2
所示. 实验台主要元件参数如表3所示.

图 8 电液振动与力加载耦合实验台
Fig. 8 Experimental system of the electro-hydraulic

vibration and force loading system

表 2 实验台主要参数
Table 2 Main parameters of the experimental system

描述 主要技术参数

台面尺寸 0.8 m×0.8 m
台体重量 6 500 kg
平台最大位移 ±75 mm
最大试验件重量 300 kg
平台最大速度 0.2 ms−1

平台最大加速度 满载1.0 g,空载2 g
加载系统频宽 0∼20 Hz
振动频宽 1∼ 50 Hz
加载力范围 ±1.5 t
加载力波形 阶跃、随机

表 3 实验台主要元件参数
Table 3 Main parameters for components of the

experimental system

名称 厂商 型号

液压缸 烟台伟航 JYQ70/50–200
电液伺服阀 MOOG G761–3004B
位移传感器 德敏哲 1840110200
加速度传感器 PCB 3711B112G
油压传感器 上海天沐 NS–I1
拉压力传感器 上海天沐 NS–WL2

两支液压缸均安装了位移传感器,用于采集运
动平台的位移;每支液压缸的两腔均安装了油压传

感器,用于检测伺服阀进出油口的油压;运动平台
一侧安装加速度传感器,用于实时检测平台加速
度. 在加载系统中,液压缸安装在振动台系统的对
立侧,用于为运动平台提供加载力;拉压力传感器
安装在加载液压缸与运动平台的链接处,用于检测
加载力. 在液压油源系统中,通过22 kW交流电机
连接恒压变量泵为整个实验系统提供恒定的高压

油.

5.2 实实实验验验结结结果果果(Experiment results)
1) 无力干扰观测器.

由振动扰动产生的强迫振动使力加载系统产生

较大的多余力.给定幅值1000 N,频率为2∼15 Hz
的随机信号.加速度随机干扰信号幅值为0.5 g,频
率为2∼20 Hz.实验结果如图9所示. 从图9(b)可知,
无干扰观测器的情况下,力跟踪偏差最大值约为
2500 N.

(a) 力跟踪曲线

(b) 跟踪偏差

图 9 振动扰动下无力干扰观测器的力跟踪性能
Fig. 9 Force tracking performance under vibration without

the force disturbance observer

2) 有力干扰观测器.

有振动扰动时,实验系统中加入力干扰观测器,
其中逆模型设计过程与仿真分析相同.首先经辨识
得到力加载系统传递函数Ĝpf(z)为
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Ĝpf(z) =

0.78937(z − 0.9977)(z2 − 1.952z + 0.9525)(z2 − 1.971z + 0.9797)(z2 + 1.8982z + 0.9345)

(z − 1)(z2 − 1.962z + 0.9623)(z2 − 1.968z + 0.9765)(z2 − 1.825z + 0.9179)
×

(z2 − 2.609z + 1.828)(z2 + 1.209z + 1.08)(z2 − 1.243z + 1.299)(z2 + 0.4832z + 1.145)

(z2 + 1.589z + 0.7434)(z2 + 1.579z + 0.9837)(z2 − 0.4515z + 0.7151)(z2 + 0.4559z + 0.8725)
. (28)

在(z2 − 2.609z + 1.828), (z2 + 1.209z + 1.08) (z2 − 1.243z + 1.299), (z2 + 0.4832z + 1.145)中均存在

不稳定零点,利用零相差跟踪技术设计稳定的逆模型Ĝ−1
pf (z)为

Ĝ−1
pf (z) =

(z − 1)(z2 − 1.962z + 0.9623)(z2 − 1.968z + 0.9765)(z2 − 1.825z + 0.9179)

0.78937(z − 0.9977)(z2 − 1.952z + 0.9525)(z2 − 1.971z + 0.9797)
×

(z2 + 1.589z + 0.7434)(z2 + 1.579z + 0.9837)(z2 − 0.4515z + 0.7151)

(z2 + 1.8982z + 0.9345)(1.828z2 − 2.609z + 1)(1.08z2 + 1.209z + 1)
×

(z2 + 0.4559z + 0.8725)

(1.299z2 − 1.243z + 1)(1.145z2 + 0.4832z + 1)
. (29)

实际模型、辨识模型和逆模型频域特性曲线的

实验结果对比如图10所示,可得辨识模型能够较好
地匹配实际模型、逆模型和辨识模型关于0幅值线
和0相位线对称,证明所设计逆模型的准确性.

(a) 幅频特性曲线

(b) 相频特性曲线

图 10 辨识模型与逆模型的幅频和相频曲线
Fig. 10 Magnitude and phase frequency characteristics of the

identification and inverse model

给定幅值2000 N,频率2 ∼ 15 Hz的随机激励信
号,设置随机扰动信号幅值为0.5 g,频率为2 ∼ 20 Hz
当β = 0.2时,实验结果如图11所示.从图11(b)可得,
最大跟踪偏差约为1800 N,与图9相比,多余力减小

约700 N.因此,实验结果同仿真结果基本一致,验
证了力干扰观测器的有效性.

(a) 力跟踪曲线

(b) 跟踪偏差

图 11 振动扰动下有干扰观测器的力跟踪响应曲线
Fig. 11 Force tracking performance under vibration with the

force disturbance observer

6 结结结论论论(Conclusions)
建立了电液振动与力加载系统的动力机构模型,

提出了利用力干扰观测器补偿电液伺服振动与力加

载耦合过程中产生的多余力.基于振动与力加载耦
合系统的仿真模型,利用递推增广最小二乘法和零
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相差跟踪技术设计了力加载系统的逆模型,并基于
此设计了干扰观测器.通过仿真和实验结果分析,
验证了提出的干扰观测器补偿策略能够有效抑制部

分多余力的产生.
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附附附录录录 A 液液液压压压动动动力力力机机机构构构建建建模模模 (Appendix A
Model of the hydraulic actuator)
假设图1中3位4通阀为理想伺服阀,各个阀口的结构对

称且相同,令回油压力po为零.如图1所示,阀芯向右移动时,
液压缸进油腔流量Q1和回油腔的流量Q2分别为

[14]

Q1 = Cdwxv

√
2
ps − p1

ρ
, (A1)

Q2 = Cdwxv

√
2p2
ρ

, (A2)

式中: Cd是滑阀的流量系数, w是四通滑阀的阀口面积梯度,
ρ是液压油密度.

负载压力可表示为

pL = p1 − p2. (A3)

液压缸内可压缩的流量忽略不计,可得

QL = Kqxv −KcpL, (A4)

式中: Kq是滑阀的流量增益,定义为

Kq =
∂QL

∂xv
= Cdw

√
ps − pL

ρ
;

Kc是滑阀的流量压力系数,定义为

Kc =
∂QL

∂pL
=

Cdwxv
√

(ps − pL)/ρ
2(ps − pL)

.

假设加载液压缸为理想液压缸,其内部压力损失和泄露
系数忽略不计,则液压缸的流量连续性方程为[15]

QL = Ap
dyp
dt

+ CtppL +
Vt
4βe

· dpL
dt

, (A5)

式中: Ctp是液压缸的总泄露系数, Ctp = Cip + Cep/2.

加载液压缸的输出力与负载力之间的平衡方程为[16]

Fg = AppL = mt
d2yp
dt2

+Bc
dyp
dt

+ FL, (A6)

式中: mt是活塞及负载折合到活塞上的总质量, Bc是液压缸

粘性阻尼系数, FL是作用在活塞上的任意外负载力, FL =

Kclyp.

联立式(A4)–(A6),可得阀芯位移到液压缸活塞位移的位
置开环传递函数:

G(s) =
Kq/Ap

s(s2/ω2
h + 2ξhs/ωh + 1)

, (A7)
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式中: ωh是液压缸固有频率, ωh =
√

4βeA2
p/mtVt,其中βe

是有效体积弹性模量, Vt是液压缸两个腔室的总容积; ξh是液
压缸的液压阻尼比,

ξh =
Kce

AP

√
βemt

Vt
, Kce = Kc + Ctp.

根据式(A7)得到位置开环,如图A1所示.

图 A1 位置开环系统
Fig. A1 Diagram of displacement open-loop system

联立式(A4)–(A6),可得阀芯位移到液压缸输出力的力开
环传递函数:

GF(s) =
KqAp/Kce(s

2/ωm
2 + 2ξms/ωm + 1)

(s/ωr + 1)(s2/ω0
2 + 2ξ0s/ω0 + 1)

, (A8)

式中: ωm是负载的固有频率, ωm =
√
Kcl/mt; ξm是负载的

阻尼比, ξm = Bc/(2
√
Kclmt), ω0是液压系统的固有频率,

ω0 = ωh

√
1 +

Kcl

Kh
,

ξ0是液压系统阻尼比,

ξ0 = 2βe
KceKh

Vt(Kh +Kcl)ω0
+

Bc

2mtω0
,

ωr是液压系统的一阶惯性环节,

ωr =
KceKcl

A2
p(1 +Kcl/Kh)

,

Kh是液压油弹性刚度, Kh = mtωh.

力开环系统如图A2所示.

图 A2 力开环系统
Fig. A2 Diagram of force open-loop system

伺服阀的传递函数一般按照二阶振荡环节建模[8]:

Gsv(s) =
Ksv

s2/ωsv
2 + 2ξsvs/ωsv + 1

, (A9)

式中: Ksv是伺服阀增益, ωsv是伺服阀的固有频率, ξsv是伺

服阀的阻尼系数.
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