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电液位置伺服系统中间隙的双缸联动全补偿方法

魏列江，李娜娜，冯志清，董万玉
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摘要：针对电液位置伺服系统中液压缸与负载球铰连接处的间隙会导致系统动态性能变差、超调量增加和稳态误

差增大，甚至诱发极限环震荡的问题，提出在负载端 设 置 补 偿 液 压 缸，与 主 动 缸 形 成 双 缸 联 动 的 驱 动 结 构，补 偿 缸

对负载施加与主动缸方向相反的力，使负载与主动缸始终紧压在间隙的一侧，以达到完全补偿系统中间隙的方法．
利用ＡＭＥＳｉｍ软件进行的建模和仿真分析表明，此方法从结构上完全补偿了系统中的间隙．
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　　电液位置伺服控制作为重载、高频响场合的一

种最主要的运动控制方式，已被广泛的应用于舰船、
航空、航天、海 底 作 业 和 雷 达 天 线 的 跟 踪 控 制 等 领

域．工程实际中，电液位置伺服系统液压缸活塞杆与

负载之间多数通过铰链进行连接，由于制造、安装误

差和磨 损 等 原 因，铰 链 连 接 处 常 常 产 生 较 大 的 间

隙［１］．间隙是一种本质非线性，通常会造成控制系统

动态性能变差，超调量增大，稳态误差增大，当输入

信号的幅值较小时，能造成９０°的相位滞后，甚至当

间隙非线性较严重时将会诱发系统极限环振荡等严
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重问题［２］．所以在真实电液位置伺服系统的设计中，

需要预先充 分 考 虑 和 分 析 间 隙 非 线 性 对 系 统 的 影

响，并设计合适的方法对其进行补偿，以免造成所设

计的电液位置伺服系统性能达不到要求，甚至设计

失败［３］．本文在分析了间隙非线性对系统影响的基

础上，采用双液压缸联动驱动负载的间隙补偿方法，

使得负载在往复运动过程中，液压缸活塞杆上的球

铰轴套始终紧压在负载轴上，从而完全补偿了间隙

非线性．

１　含间隙非线性的电液位置伺服系统

典型的电液位置伺服系统主要由放大器、伺服

阀、液压 缸、负 载、传 感 器 等 组 成，如 图１ａ所 示．由
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ＰＣ机向伺服放大器发送指令信号，用位移传感器反

馈负载的位移，伺服放大器将位移传感器反馈的信

号与指令信号做比较，偏差信号经过放大器处理后

送入伺服阀，使得伺服阀阀芯运动、阀口打开，从而

驱动液压缸活塞杆往复运动，活塞杆末端耳环处使

用球铰链与负载连接，从而带动负载随活塞杆运动．
图中位移传感器ＫＤ１用 于 测 量 活 塞 杆 的 输 入 位 移，
位移传 感 器ＫＤ２用 于 测 量 负 载 的 实 际 运 动 位 置，ｍ
为惯性负载的质量．液压缸活塞杆与负载之间通过

球铰连接，球铰由活塞杆耳环上的球铰轴套和负载

连接轴组成，由 于 加 工 精 度、安 装 误 差 和 磨 损 等 原

因，球铰轴套与负载连接轴之间不可避免地存在着

间隙，其间隙放大图如图１ｂ所示，图中ｂ即为间隙

值．

图１　含间隙电液位置伺服系统
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２　间隙非线性对电液位置伺服系统的

影响

采用ＡＭＥＳｉｍ软件 建 立 含 有 间 隙 非 线 性 的 电

液位置伺服 系 统 模 型，如 图２所 示．该 系 统 由 恒 压

源、伺服阀、可调容积双活塞杆液压缸、间隙非线性、
负载、信号源、控制器和位置传感器等组成，其中负

载为质量块．通过控制伺服阀的开口大小，控制液压

缸伸缩，从而推动负载运动．以笔者所设计的电液位

置伺服 系 统 性 能 指 标 要 求 为 例，系 统 压 力 为２１
ＭＰａ，流量为２０Ｌ／ｍｉｎ，双 出 杆 对 称 液 压 缸 的 活 塞

直径为４０ｍｍ，活塞杆直径为２８ｍｍ，活塞杆 有 效

行程为１２０ｍｍ，负载重量为１００ｋｇ，液压缸有效面

积Ａ＝６４０．５６ｍｍ２，伺服阀流量增益ｋｑ＝０．００２　７５
ｍ３／ｓ·Ａ．

图２　含有间隙非线性的电液位置伺服系统模型
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由于电液位置伺服系统经常用于高频、重载等

场合，执行机构与负载球铰连接处的间隙往往较大，
根据磨损程度等因素不同，间隙通常可达０．１～１．０
ｍｍ［４］．

基于以上分析，设计了合适的ＰＩＤ控制器对系

统进行控制．当比例参数为Ｐ＝１．６，积 分 参 数Ｉ＝
１．５，微分参数Ｄ＝０．００１时，在ＡＭＥＳｉｍ软件中对

含间隙电液位置伺服系统的阶跃响应特性进行仿真

分析，当间隙值分 别 为０．１、０．２、０．４、０．８、１．０ｍｍ
时，系统６ｓ内的阶跃响应曲线如图３所示．

图３　系统６ｓ内的阶跃响应曲线

Ｆｉｇ．３　Ｓｔｅｐ　ｒｅｓｐｏｎｓｅ　ｉｎ　ｓｙｓｔｅｍ　６ｓ

由实验分析可得，当活塞杆球铰轴套与负载轴

间的间隙从０．１ｍｍ增 大 到１．０ｍｍ时，系 统 阶 跃

响应产生的相位滞后逐渐增大，震荡加剧，稳态误差

从０增加到０．１５ｍｍ，超调量从４３％增大到５３％，
震荡加剧，系统响应曲线中最大值处出现不光滑的

尖点．说明活塞杆需要越过两倍的间隙而不驱动单

摆负载，导致能量的积累，当活塞杆越过间隙重新驱

动负载时，积累的能量释放，使得单摆负载运动变化

加剧，从而出 现 了 较 大 的 冲 击 现 象．当 间 隙 值 达 到
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１．０ｍｍ左右时，系统发生极限环震荡现象．由此可

见，间隙非线性对电液位置伺服系统的影响很大，必
须采取必要的措施对其进行补偿．

３　电液位置伺服系统间隙非线性的双

缸联动全补偿

在电液位置伺服控制系统的应用中，往往要求

控制精度和稳定性较高，必须考虑对存在的间隙非

线性进行补偿或消除．国内外已对间隙非线性的补

偿做了大量研究，并且提出了多种间隙非线性补偿

和消除方法．其主要有两种：一是利用工程技术手段

来消除．通常有从机械设计角度的机械消隙［５］、在主

轴启动过程中电消间隙的多电机同步联动和双马达

液压消除间隙方法．李连升［６］研究了雷达伺服系统

中马达与负载间的传动链间隙对系统稳定性和精度

所造成的影响，并详细分析了３种工程消隙方法：基
于双马达串联消隙结构、并联双马达消隙结构、阀控

双马达的液压消隙结构，基于双电机的电消隙结构

和基于弹簧加载传动链、可调中心距传动链的机械

消隙结构．二是采用控制算法对间隙非线性进行控

制．近十几年 来，对 间 隙 非 线 性 的 研 究 随 着 电 力 电

子、微处理器技术以及现代控制理论的发展而更加

深入，因此设计出能够达到高精度控制目标的复杂

控制律，从而有效控制间隙已经成为很多研究人员

的研究目标．典型的补偿模型主要有以下几种：死区

补偿、逆间隙环节补偿和自适应逆模型补偿等［７］．但
这些控制算法往往需要事先已知非线性特性的一些

参数，比如间隙的大小和斜率等．在实际系统中，这

些参数都是不容易测得的，因此采用控制算法的方

式对间隙非线性进行补偿与控制往往达不到很好的

效果［８］．
针对电液伺服系统的特点，本文设计了一种基于

液压的间隙全补偿法，即双缸联动法．双缸联动是采

用两个结构完全相同的液压缸并联，由一个电液伺服

阀控制其共同对负载进行驱动作用．其原理图如图４
所示，图中ｐ１和ｑＶ１为液压缸１的进口压力和流量，ｐ２
和ｑＶ２为液压缸１的出口压力和流量，ｐ３和ｑＶ３为液压

缸２的进口压力和流量，ｐ４和ｑＶ４为液压缸２的出口

压力和流量，液压缸１和液压缸２的有效作用面积分

别为Ａ１和Ａ２，ｐｓ为伺服阀进口压力．
基于图４所示的原理，利用一个电液伺服阀同

时控制两个液压缸，避免了两个伺服阀分别控制两

个液压缸时，由于两个液压缸换向不同步造成的间

隙重新出现的现象；在两液压缸串联油路中加入蓄

能器，避免了由于泄露等原因造成的被动缸进口流

图４　间隙的双缸联动全补偿原理

Ｆｉｇ．４　Ｐｒｉｎｃｉｐｌｅ　ｏｆ　ｆｕｌｌ　ｃｏｍｐｅｎｓａｔｉｏｎ　ｏｆ　ｃｌｅａｒａｎｃｅ　ｗｉｔｈ

ｄｏｕｂｌｅ－ｃｙｌｉｎｄｅｒ　ｌｉｎｋａｇｅ

量不足的问题．下面分析系统运动时的几种状态：

１）当伺服阀的功率级处于对中位置时，供油压

力ｐｓ通过阀间 隙 流 在 负 载 腔 内 产 生 压 力ｐ１和ｐ４，
在理想情况下（阀间隙流的四个间隙相等），负载两

腔压力大小相等，为供油压力的一半，即ｐ１＝ｐ４＝
１
２ｐｓ

，则液压缸１产生的力为

Ｆ１ ＝ｐ１Ａ１ ＝ｐｓＡ１／２ （１）
液压缸２产生的力为

Ｆ２ ＝ｐ４Ａ２ ＝ｐｓＡ２／２ （２）

　　因为Ａ１＝Ａ２，所以Ｆ１＝Ｆ２，但是Ｆ１和Ｆ２的方

向相反，所以这两个反向的力将负载和液压缸活塞

杆紧紧压在一起，使得间隙得到完全补偿．
２）当给伺服阀输入一个正信号时，滑阀阀芯左

移，压力ｐ４增加!ｐ，ｐ１减小!ｐ，由液压缸１产生 的

力为

Ｆ１ ＝ｐ１Ａ１ ＝ １
２ｐｓ－Δ（ ）ｐ　Ａ１ （３）

由液压缸２产生的力为

Ｆ２ ＝ｐ４Ａ２ ＝ （１２ｐｓ＋Δｐ
）Ａ２ （４）

可得Ｆ１＜Ｆ２，液压缸２为主动缸，推动负载向左运

动，液压缸１为被动缸，对负载施加力Ｆ１，使负载和

液压缸活塞杆紧贴在一起，间隙得到完全补偿，同时

液压缸１被动向左运动．
由于输入信号为零时，Ｆ１和Ｆ２已经将液压缸活

塞杆和负载紧压在一起，因此当输入信号由零变为

正时，液压缸活塞杆和负载是以紧压的状态开始运

动的，不需要越过间隙所造成的空行程．
３）当输入信号由正变到零，再变到负时，滑阀

阀芯向 右 移 动，压 力ｐ１由ｐｓ／２－Δｐ变 为ｐｓ／２，在

增加为ｐｓ／２＋Δｐ，ｐ４由ｐｓ／２＋Δｐ变为ｐｓ／２，在减

·９４·第１期　　　　　　　　　　　魏列江等：电液位置伺服系统中间隙的双缸联动全补偿方法　　　　　　　 　　　　　　



小为ｐｓ／２－Δｐ，则由液压缸１产生的力为

Ｆ１ ＝ｐ１Ａ１ ＝ ｐｓ／２＋Δ（ ）ｐ　Ａ１ （５）
由液压缸２产生的力为

Ｆ２ ＝ｐ４Ａ２ ＝ ｐｓ／２－Δ（ ）ｐ　Ａ２ （６）
可得Ｆ１＞Ｆ２，液压缸１变为主动缸，推动负载向右

运动，液压缸２为被动缸，对负载施加力Ｆ２，使负载

和液压缸活塞杆紧贴在一起，间隙得到完全补偿，同
时液压缸２被动向右运动．

在 输 入 信 号 由 正 变 到 零 和 由 零 变 到 负 的 过 程

中，力Ｆ１和Ｆ２的方向始终相反，使得液压缸活塞杆

与负载紧贴，因此在负载换向运动时，间隙始终不起

作用．
由以上分析可得，虽然电液伺服控制系统活塞

杆与负载连接处存在间隙，但系统无论在哪一种状

态下，由于液压缸１和液压缸２都有存在一个方向

相反的力，使得在整个运动过程中，负载连接轴始终

紧压在活塞杆连接轴套上，换向时不存在间隙造成

的空行程，因此从结构上完全补偿了系统中的间隙．

４　仿真分析

４．１　电液位置伺服系统中间隙的双缸联动全补偿

模型

利用ＡＭＥＳｉｍ软件 建 立 电 液 位 置 伺 服 系 统 中

间隙的双缸联动全补偿模型，如图５所示．

图５　间隙的双缸联动全补偿模型

Ｆｉｇ．５　 Ｍｏｄｅｌ　ｏｆ　ｆｕｌｌ　ｃｏｍｐｅｎｓａｔｉｏｎ　ｏｆ　ｃｌｅａｒａｎｃｅ　ｗｉｔｈ

ｄｏｕｂｌｅ－ｃｙｌｉｎｄｅｒ　ｌｉｎｋａｇｅ

４．２　仿真结果

当间隙分别为０．１、０．２、０．４、０．８、１．０ｍｍ时，
分别对含双缸联动间隙全补偿环节的电液位置伺服

系统进行仿真分析，其结果如图６所示．
根据图６所 示，当 间 隙 分 别 为０．１、０．２、０．４、

０．８、１．０ｍｍ时，经过 双 液 压 缸 联 动 间 隙 消 除 结 构，
能够达到相同的补偿效果．其阶跃响应曲线比较光

滑，没有超调量，很快进入了稳定状态，完全补偿了系

图６　经过间隙全补偿结构的系统阶跃响应曲线

　　Ｆｉｇ．６　Ｓｔｅｐ　ｒｅｓｐｏｎｓｅ　ｃｕｒｖｅ　ｏｆ　ｓｙｓｔｅｍ　ｗｉｔｈ　ｆｕｌｌｙ
ｃｏｍｐｅｎｓａｔｅｄ　ｃｌｅａｒａｎｃｅ

统含间隙时的相位滞后现象，没有稳态误差，系统响

应比较理想，由此说明间隙的双缸联动全补偿法是

合理的．

５　结论

位置伺服系统一般是以足够的定位精度，跟踪

精度和足够快的跟踪速度以及较强的抗干扰能力来

做为它的主要控制目标．由于系统中液压缸与负载

间连接铰链处间隙非线性的影响使得系统动态性能

变差，超调量增加，稳态误差增大，甚至在间隙严重

时导致系统发生极限环震荡等不利现象．本文在分

析了间隙非线性对系统影响情况的基础上，设计出

了双缸联动的间隙全补偿法，采用一个伺服阀控制

两个并联液压缸的方法，在负载运动过程中，被动液

压缸对负载施加与负载运动方向相反的力，使得负

载连接轴始终与主动液压缸活塞杆上的轴套紧压，
达到间隙的完全补偿．仿真结果表明，此方法完全补

偿了液压缸与负载连接铰链处的间隙非线性对系统

造成的相位滞后、超调和极限环震荡等现象．
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