
２０２０年 １１月 农 业 机 械 学 报 第 ５１卷 第 １１期

ｄｏｉ：１０．６０４１／ｊ．ｉｓｓｎ．１０００１２９８．２０２０．１１．０４６
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摘要：应用经典摩擦模型描述液压缸摩擦力时，由于未考虑油液压力效应对摩擦力的影响，模型预测效果欠佳。为

了克服该问题，引入压力影响系数和动态摩擦时间常数，基于 Ｓｔｒｉｂｅｃｋ和广义 Ｍａｘｗｅｌｌ滑动模型（ＧＭＳ）提出了改进

的稳态摩擦模型（Ｐ Ｓｔｒｉｂｅｃｋ）和动态摩擦模型（Ｐ ＧＭＳ）。搭建了伺服阀控液压缸系统摩擦特性测试实验台，在

不同密封形式、不同缸径、不同负载、不同加速度及频率下进行了液压缸往复运动摩擦特性测试。采用智能遗传算

法，利用液压缸测试实验台采集的进出口压力、位移、速度、摩擦力等数据，分别采用改进的稳态摩擦模型和动态摩

擦模型进行参数辨识和模型检验。对不同复杂工况下实验数据与经典摩擦模型以及所提出的改进模型的预测结

果进行对比和误差分析，结果表明：Ｐ Ｓｔｒｉｂｅｃｋ模型预测液压缸稳态摩擦力的精度明显优于 Ｓｔｒｉｂｅｃｋ模型，Ｐ ＧＭＳ

模型预测液压缸动态摩擦力的精度优于 ＧＭＳ摩擦模型，从而验证了所提出摩擦模型的有效性。
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０　引言

液压缸因具有驱动力大、功重比大、响应快、操

纵方便、可自动实现过载保护等优点而广泛应用于

各种工业设备中。在含有伺服阀控液压缸的液压系

统中，非线性摩擦力是影响液压系统位置和速度控

制精度的主要因素，而摩擦力来源于液压缸的往复

运动密封界面，与运动速度、液压油压力等因素密切

相关。因此，国内外研究者针对摩擦力建模进行了

大量研究。

为了消除摩擦力对液压伺服系统的不良影响、

提高液压系统控制性能，国内外研究学者进行了大

量的摩擦科学实验。Ｓｔｒｉｂｅｃｋ模型［１］
能描述低速时

摩擦力随速度增加而减小、高速工况摩擦力随速度

增大而增大的现象，故广泛应用于控制系统
［２－５］

中，

并且控制精度得到显著提高。进一步研究发现，

Ｓｔｒｉｂｅｃｋ摩擦模型在预测稳态摩擦力时比较理想，但
预测动态摩擦力则不太理想

［６］
。ＬｕＧｒｅ模型［７］

将两

个相互运动物体的接触部分表征为鬃毛模型，该模

型能很好地预测摩擦滞后、Ｓｔｒｉｂｅｃｋ效应、预滑动阶
段等摩擦特性，被广泛应用于摩擦补偿控制系

统
［８－９］

。ＴＲＡＮ等［１０］
针对液压系统实际情况，建立

了考虑负载变化、油膜厚度和时间参数的改进

ＬｕＧｒｅ摩擦模型，该模型能很好地预测摩擦滞后、
Ｓｔｒｉｂｅｃｋ效应、预滑动阶段等摩擦特性，与经典
ＬｕＧｒｅ摩擦模型相比，预测能力更强。ＰＡＮ等［１１］

在

文献［１０］基础上，考虑了油膜厚度的非线性特性，
引入了 Ｂｏｕｃ Ｗｅｎ模型，在伺服液压系统中使用柱
塞式液压缸实验对模型进行验证，进一步提高了摩

擦力预测精度。在 ＬｕＧｒｅ模型后，ＡＬＢＥＮＤＥＲ
等

［１２］
提出了 ＧＭＳ（ＧｅｎｅｒｉｚｅｄＭａｘｗｅｌｌｓｌｉｐ）摩擦模

型，该模型具有较强的摩擦力预测能力，主要表现在

对摩擦滞后、预滑动阶段和 Ｓｔｒｉｂｅｃｋ效应等摩擦特
性具有更加准确的描述能力。ＢＯＥＧＬＩ等［１３］

提出了

Ｓｍｏｏｔｈｅｄ ＧＭＳ模型，该模型使用基于梯度的微分
方程衔接摩擦过程中的预滑动阶段和滑动阶段。

ＮＩＬＫＨＡＭＨＡＮＧ等［１４］
提出基于线性 Ｓｔｒｉｂｅｃｋ模型

的 ＧＭＳ模型进行自适应摩擦补偿，并验证了模型的
有效性。ＫＡＮＧ等［１５］

改进了 ＧＭＳ摩擦模型，针对
电液伺服系统中存在的不确定性干扰和非线性摩擦

力，设计了自适应滑模控制器，进行了摩擦补偿控制

实验，取得了较高的力跟踪控制精度。倪风雷等
［１６］

基于速度观测器进行了ＧＭＳ参数辨识，并基于ＧＭＳ
模型进行摩擦补偿，得到了较好的位置控制精度。

液压系统中液压缸的摩擦力主要来源于活塞密

封件与液压缸缸体的相互作用。密封件形变对液压

缸摩擦力有显著影响，而液压缸油腔内油压会影响

密封件的形变，进而影响密封件与活塞杆和缸体的

接触状态，从而影响摩擦力的变化。在实际液压伺

服控制系统中，大部分学者直接采用经典的摩擦模

型进行摩擦补偿控制
［１７－２６］

，很少考虑液压系统中油

压对摩擦力的影响。本文提出考虑压力效应的稳态

摩擦模型和动态摩擦模型，搭建用于验证液压缸摩

擦模型预测效果的摩擦力测试实验台，研究复杂工

况下液压缸稳态摩擦特性和动态摩擦特性，提出摩

擦模型的摩擦参数辨识算法。

１　液压缸摩擦特性实验平台构建

液压缸摩擦力测试实验台如图 １所示。在被测
油缸的进油口和出油口处均安装压力传感器（ＡＴＯＳ，
Ｅ ＡＲＴ ８／２５０／Ｉ型），用以测量被测缸压力。液压
缸活塞运动位移由安装在液压缸同一运动方向的位

移传感器（ＭＴＳ，ＲＰＭ０８００ＭＤ６０１Ｖ６１型）测得，运动
速度由位移信号经滤波后进行差分获得。通过伺服

阀（ＡＴＯＳ，ＤＬＨＺＯ ＴＥＢ ＳＮ ＮＰ ０６０ Ｌ７１／Ｉ型）
来控制进入被测油缸的流量，从而实现调速。实验台

位移信号的输出端口、压力传感器输出端口经过 ＰＬＣ
Ｓ７ １２００数据采集模块送入上位机，在后台进行数据
处理并存储。实验台测控软件 编程环 境基 于

ＬａｂＶＩＥＷ软件平台，控制系统采用速度闭环 ＰＩＤ控
制，调速范围可达０５～１００ｍｍ／ｓ，可以实现正弦、三
角波或者常值跟踪速度下的液压缸摩擦力测试。实

验平台的液压控制系统原理图如图２所示。

图 １　摩擦力测试实验平台

Ｆｉｇ．１　Ｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔｐｌａｔｆｏｒｍｏｆｆｒｉｃｔｉｏｎｔｅｓｔ
１．位移传感器　２．液压缸　３．压力传感器

　

根据牛顿第二定律，运动部件液压缸活塞的运

动学方程表示为

Ｆｒ＝ｐ１Ａ１－ｐ２Ａ２－ｍｇ－ｍａ （１）
式中　ｍ———运动部件质量

Ｆｒ———液压缸摩擦力
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图 ２　液压缸控制系统

Ｆｉｇ．２　Ｈｙｄｒａｕｌｉｃｃｙｌｉｎｄｅｒｃｏｎｔｒｏｌｓｙｓｔｅｍ
　

ｐ１———被测液压缸下腔压力
ｐ２———被测液压缸上腔压力
Ａ１———被测液压缸下腔活塞有效面积
Ａ２———被测液压缸上腔活塞有效面积
ｇ———重力加速度
ａ———加速度

使用卡尔曼滤波器处理位移信号得到加速度

ａ，因而根据式（１）可测得摩擦力。当以正弦信号为
速度跟踪信号（速度 ｖ为 －５～５ｍｍ／ｓ，频率ｆ＝
０５Ｈｚ）时，测得的实验数据如图３所示。

图 ３　动态摩擦力测试实验结果（ｆ＝０５Ｈｚ）

Ｆｉｇ．３　Ｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔｓａｍｐｌｅｏｆｄｙｎａｍｉｃｆｒｉｃｔｉｏｎ（ｆ＝０５Ｈｚ）
　

为了验证液压缸上下油腔压力和液压缸密封形

式对摩擦特性的影响，采用 ３种不同密封形式（Ｕ

形：活塞杆和活塞处皆为 Ｕ形密封；Ｔ形：活塞杆处

为 Ｕ形密封，活塞处为组合密封；Ｇ形：活塞杆处为
Ｕ形密封，活塞处为格莱圈密封）液压缸进行实验，
并且还考虑了液压缸缸径和负载特性对摩擦特性的

影响，使用的液压缸种类如表１所示，所有液压缸行
程为２５０ｍｍ。

表 １　液压缸种类

Ｔａｂ．１　Ｔｙｐｅｓｏｆｈｙｄｒａｕｌｉｃｃｙｌｉｎｄｅｒ

编号 密封形式 活塞直径／活塞杆直径／ｍｍ

１

２

３

４

５

Ｕ

Ｕ

Ｕ

Ｔ

Ｇ

４０／２０

８０／４０

１００／５０

１００／５０

１００／５０

　　所有实验均在常温、供油压力恒定（８０ＭＰａ）工
况下进行。分别研究了稳态摩擦力特性和动态摩擦

力特性在复杂工况下的变化规律。

２　液压缸摩擦模型

２１　ＧＭＳ摩擦模型
ＧＭＳ摩擦模型如图 ４所示。该模型能描述

３个基本现象：①常速下的 Ｓｔｒｉｂｅｃｋ曲线。②预滑动
阶段的不具有本地记忆的滞回效应。③滑动阶段的
摩擦滞后。该模型提高摩擦力预测精确性

［１４］
，摩擦

力表示为

Ｆｒ＝∑
Ｎ

ｉ＝１
Ｆｉｆ＋σ２ｖ （２）

式中　Ｎ———等效摩擦单元数量
Ｆｉｆ———独立单元的摩擦力
σ２———粘性摩擦系数

图 ４　ＧＭＳ摩擦模型

Ｆｉｇ．４　ＧＭＳｆｒｉｃｔｉｏｎｍｏｄｅｌ
　
当摩擦单元处于粘滞状态时，独立单元摩擦

力为

ｄＦｉｆ
ｄｔ
＝ｋｉｘ

·
（３）

式中　ｋｉ———摩擦单元刚度
当摩擦单元处于滑动状态且液压缸速度大于零

时，独立单元摩擦力为

ｄＦｉｆ
ｄｔ
＝ (Ｃ ｓｇｎ（ｘ·）αｉ－

Ｆｉｆ
ｓ（ｘ· )
）

（４）
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其中 ∑
Ｎ

ｉ＝１
αｉ＝１ （５）

式（４）中 Ｓｔｒｉｂｅｃｋ曲线为

ｓ（ｘ·）＝Ｆｃ＋（Ｆｓ－Ｆｃ） (ｅｘｐ － ｖ
ｖｓ )

２

（６）

式中　Ｆｃ———库仑摩擦力　　αｉ———单元权重
Ｃ———引力系数　　ｖｓ———Ｓｔｒｉｂｅｃｋ速度
Ｆｓ———最大稳态摩擦力

２２　考虑压力效应的摩擦模型
２２１　稳态摩擦模型

提出了考虑液压缸进出油口压力的稳态摩擦模

型（Ｐ Ｓｔｒｉｂｅｃｋ），因为液压缸摩擦力主要来源于密
封件与活塞杆和活塞与液压缸内壁的相互作用，并

且油腔压力增大会影响密封件形变，进而加强密封

件与活塞杆相互作用，影响摩擦特性，为了改进

Ｓｔｒｉｂｅｃｋ摩擦模型，因此引入有杆腔和无杆腔压力影
响系数表征油液压力的影响。该模型表达式为

Ｆｐｒ＝
Ｋｐｒ１ｐ１
ｐａ
＋
Ｋｐｒ２ｐ２
ｐａ

（７）

Ｆｓｐ（ｘ
·
）＝Ｆｐｒ＋Ｆｃ＋（Ｆｓ－Ｆｃ） (ｅｘｐ － ｖ

ｖｓ )２

（８）
式中　Ｋｐｒ１、Ｋｐｒ２———压力系数

Ｆｐｒ———压力对摩擦力影响项
Ｆｓｐ———考虑压力效应的稳态摩擦力
ｐａ———压力，取０１ＭＰａ

２２２　动态摩擦模型
结合文献［１１－１２，１４］和式（８）提出了考虑液

压缸进出油口压力的动态摩擦模型（Ｐ ＧＭＳ）。文
献［１１－１２］通过分析液压缸密封油膜动力学和密
封界面非定常流体动力学发现，动态摩擦力模型摩

擦力相对于速度变量具有相位超前特征，因此在

ＬｕＧｒｅ模型摩擦力项中加入速度一阶微分环节，即
活塞运动加速度，以表征运动加速度对摩擦力的影

响。为此，本文动态摩擦模型计及加速度和压力效

应的双重因素影响，提出了摩擦力预测方法，即

ＦＤＰ＝∑
Ｎ

ｉ＝１
ＦｉＰｆ＋σ (２ ｖ＋Ｔｄｖｄ )ｔ （９）

式中　ＦＤＰ———考虑压力效应的动态摩擦力

ＦｉＰｆ———考虑压力效应的独立单元的摩擦力
Ｔ———流体润滑动态摩擦时间常数

３　摩擦模型参数辨识

以多种工况下的液压缸摩擦力测试实验数据

为基础，对所提出的摩擦模型进行参数辨识。参

数辨识过程分为 ２个步骤，首先使用遗传算法辨
识稳态摩擦参数，再使用稳态摩擦参数辨识动态

摩擦参数。

３１　稳态摩擦参数辨识
当液压缸在垂直方向上匀速稳定状态下运动

时，使用 ＰＩＤ控制器保证速度的跟踪精度，使液压缸
在给定速度（１、５、１０、１５、２０、２５、３０、３５、４０ｍｍ／ｓ）下
运行，并采集实验的位移、速度、压力等数据。液压

缸缸径 ４０ｍｍ、负载 ７２０３Ｎ、Ｕ形密封液压缸稳态
摩擦参数辨识结果如表 ２所示，辨识效果如图 ５
所示。

表 ２　稳态摩擦参数辨识结果

Ｔａｂ．２　Ｉｄｅｎｔｉｆｉｃａｔｉｏｎｒｅｓｕｌｔｏｆｓｔｅａｄｙｓｔａｔｅ

参数 Ｆｓ／Ｎ Ｆｃ／Ｎ ｖｓ／（ｍ·ｓ
－１） σ２／（Ｎ·ｍ

－１·ｓ）
正向

反向

２９２

－３３２

９８

１１７

０００４１

０００５０

２９７１

６１３５

图 ５　稳态摩擦力辨识结果

Ｆｉｇ．５　Ｉｄｅｎｔｉｆｉｃａｔｉｏｎｒｅｓｕｌｔｏｆｓｔｅａｄｙｓｔｅａｄｙｓｔａｔｅｆｒｉｃｔｉｏｎ
　
３２　动态摩擦参数辨识

为了辨识 ＧＭＳ摩擦模型动态参数刚度 ｋｉ和权

重 αｉ，采用小幅值的正弦信号进行实验，同样也是
采用 ＰＩＤ控制器进行速度跟踪，获得实验数据后经
过辨识得动态摩擦参数。

将 ＧＭＳ摩擦模型的单元块设置为 ３个，即 Ｎ＝
３，可得到不同实验条件下与之相对应的刚度 ｋｉ（ｉ＝
１，２，３）和 αｉ（ｉ＝１，２，３），将辨识得到的 ＧＭＳ摩擦模
型参数代入 Ｐ ＧＭＳ模型中辨识 Ｐ ＧＭＳ模型的压
力参数 Ｋｐｒ１、Ｋｐｒ２、Ｔ。液压缸直径４０ｍｍ时动态摩擦
参数辨识结果如表 ３所示，参数 Ｃ＝００５４７Ｎ／ｓ，
Ｋｐｒ１＝１２９６，Ｋｐｒ２＝－１３１２，Ｔ＝１２０４。

表 ３　动态摩擦参数辨识结果

Ｔａｂ．３　Ｉｄｅｎｔｉｆｉｃａｔｉｏｎｒｅｓｕｌｔｏｆｄｙｎａｍｉｃｓｔａｔｅ

参数 ｉ＝１ ｉ＝２ ｉ＝３
ｋｉ／（Ｎ·ｍ

－１） ３０×１０５ ８７×１０５ ９３×１０５

αｉ ０１０５８ ０２９７２ ０５９７０

４　摩擦模型预测效果与实验结果对比

４１　稳态摩擦特性

４１１　不同缸径、不同负载下的稳态摩擦特性
采用 ３种不同缸径（４０、８０、１００ｍｍ）、同等密
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封形式液压缸，在特定速度（１５ｍｍ／ｓ）、相同负载
（７２０３、１４４０６、２１６０９Ｎ）、泵出口压力恒定
（８０ＭＰａ）工况下进行实验。

如图６所示，在负载 ７２０３Ｎ、速度 １５ｍｍ／ｓ实

验条件下，测得不同缸径液压缸的实验数据并与

Ｓｔｒｉｂｅｃｋ、Ｐ Ｓｔｒｉｂｅｃｋ模型预测结果进行对比，参数
辨识结果如表４所示；由图６可得，本文所提出的摩
擦模型预测效果明显优于 Ｓｔｒｉｂｅｃｋ模型。

图 ６　恒定速度、不同缸径下摩擦力辨识结果对比（Ｕ形密封，速度 １５ｍｍ／ｓ负载 ７２０３Ｎ）

Ｆｉｇ．６　Ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎｒｅｓｕｌｔｓｏｆｆｒｉｃｔｉｏｎｉｄｅｎｔｉｆｉｃａｔｉｏｎａｔｃｏｎｓｔａｎｔｖｅｌｏｃｉｔｙｗｉｔｈｄｉｆｆｅｒｅｎｔｄｉａｍｅｔｅｒｓ

（Ｕｓｅａｌ，ｖｅｌｏｃｉｔｙ１５ｍｍ／ｓ，ｌｏａｄ７２０３Ｎ）
　

表 ４　不同缸径下稳态摩擦参数辨识结果

（速度 １５ｍｍ／ｓ，负载 ７２０３Ｎ）

Ｔａｂ．４　Ｉｄｅｎｔｉｆｉｃａｔｉｏｎｒｅｓｕｌｔｏｆｓｔｅａｄｙｓｔａｔｅ（ｖｅｌｏｃｉｔｙ

１５ｍｍ／ｓ，ｌｏａｄ７２０３Ｎ）

缸径／

ｍｍ
Ｆｓ／Ｎ Ｆｃ／Ｎ

ｖｓ／

（ｍ·ｓ－１）

σ２／

（Ｎ·ｍ－１·ｓ）
Ｋｐｒ１ Ｋｐｒ２

４０ １０８５ １１９ ０００６２ ４０×１０３ ７７ －１０１

８０ １１６６ ４５１ ００１１７ ９３×１０３ ３３４ －３３６

１００ １２００ １１ ００２１０ ３８×１０４ ５７７ －４９２

　　采用文献［１２］ＮＲＭＳＥ误差分析方法，计算
式为

图 ７　恒定速度、不同负载下摩擦力辨识结果对比（缸径 １００ｍｍ，速度 １５ｍｍ／ｓ）

Ｆｉｇ．７　Ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎｒｅｓｕｌｔｓｏｆｆｒｉｃｔｉｏｎｉｄｅｎｔｉｆｉｃａｔｉｏｎａｔｓｉｔｕａｔｉｏｎｏｆｃｏｎｓｔａｎｔｖｅｌｏｃｉｔｙｗｉｔｈｄｉｆｆｅｒｅｎｔｌｏａｄｓ

（ｄｉａｍｅｔｅｒ１００ｍｍ，ｖｅｌｏｃｉｔｙ１５ｍｍ／ｓ）

ＮＲＭＳＥ＝ＲＭＳＥ

Ｆｒ
×１００％ （１０）

式中　ＲＭＳＥ———均方根误差
ＮＲＭＳＥ———正则化均方根误差
Ｆｒ———不同实验工况对应速度下的摩擦力平

均值

表 ５为采用 ＮＲＭＳＥ误差分析方法对负载
７２０３Ｎ、速度１５ｍｍ／ｓ、供油压力８０ＭＰａ工况下液
压缸摩擦力辨识进行的误差分析结果，结果表明，

Ｐ Ｓｔｒｉｂｅｃｋ模型在负载 ７２０３Ｎ、驱动速度 １５ｍｍ／ｓ
工况下３种缸径（４０、８０、１００ｍｍ）Ｕ形密封液压缸稳
态摩擦力预测的 ＮＲＭＳＥ分别为 ２８０％、１５５％、
０８６％，其预测精度优于经典 Ｓｔｒｉｂｅｃｋ模型，该模型对
该工况下液压缸摩擦力预测是有效的。

表 ５　不同缸径下 Ｓｔｒｉｂｅｃｋ和 Ｐ Ｓｔｒｉｂｅｃｋ模型摩擦力

预测误差分析结果（速度 １５ｍｍ／ｓ，负载 ７２０３Ｎ）

Ｔａｂ．５　Ｅｒｒｏｒａｎａｌｙｓｉｓｏｆｆｒｉｃｔｉｏｎｐｒｅｄｉｃｔｉｏｎｂｅｔｗｅｅｎ

ＳｔｒｉｂｅｃｋｍｏｄｅｌａｎｄＰ Ｓｔｒｉｂｅｃｋｍｏｄｅｌ

（ｖｅｌｏｃｉｔｙ１５ｍｍ／ｓ，ｌｏａｄ７２０３Ｎ） ％

模型
缸径／ｍｍ

４０ ８０ １００

Ｓｔｒｉｂｅｃｋ

Ｐ Ｓｔｒｉｂｅｃｋ

３７０

２８０

２８４

１５５

４０５

０８６

　　在缸径 １００ｍｍ、速度 １５ｍｍ／ｓ实验条件下，
不同负载工况的摩擦力预测结果如图 ７所示，参
数辨识结果如表 ６所示。从图 ７中可知，本文所
提出的稳态摩擦模型预测效果明显优于 Ｓｔｒｉｂｅｃｋ
模型。
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表 ６　不同负载下稳态摩擦参数辨识结果（缸径 １００ｍｍ，

速度 １５ｍｍ／ｓ）

Ｔａｂ．６　Ｉｄｅｎｔｉｆｉｃａｔｉｏｎｒｅｓｕｌｔｏｆｓｔｅａｄｙｓｔａｔｅ

（ｄｉａｍｅｔｅｒ１００ｍｍ，ｖｅｌｏｃｉｔｙ１５ｍｍ／ｓ）

负载／Ｎ Ｆｓ／Ｎ Ｆｃ／Ｎ
ｖｓ／

（ｍ·ｓ－１）

σ２／

（Ｎ·ｍ－１·ｓ）
Ｋｐｒ１ Ｋｐｒ２

７２０３ １２００ １１ ００２１ ３８×１０４ ５７７ －４９２

１４４０６ ００７ ５９８ ００２１ ６８×１０４ ５３９ －４４７

２１６０９ １２００ ０００３８ ００２２ ２９×１０４ ４６５ －４０５

　　表 ７为采用 ＮＲＭＳＥ误差分析方法对不同负载
（７２０３、１４４０６、２１６０９Ｎ）、速度 １５ｍｍ／ｓ、供油压
力８０ＭＰａ工况下液压缸力辨识进行误差分析的结
果，结果表明 Ｐ Ｓｔｒｉｂｅｃｋ模型在 ３种负载（７２０３、
１４４０６、２１６０９Ｎ）、运动速度 １５ｍｍ／ｓ、缸径
１００ｍｍ工况下，Ｕ形密封液压缸稳态摩擦力预测的
ＮＲＭＳＥ分别为 ０８６％、１２５％、１４３％，该模型摩
擦力预测精度高于 Ｓｔｒｉｂｅｃｋ模型，Ｐ Ｓｔｒｉｂｅｃｋ模型
对预测该工况下液压缸摩擦力有效。

表 ７　不同负载下 Ｓｔｒｉｂｅｃｋ和 Ｐ Ｓｔｒｉｂｅｃｋ模型摩擦力

预测误差分析（缸径 １００ｍｍ，速度 １５ｍｍ／ｓ）

Ｔａｂ．７　Ｅｒｒｏｒａｎａｌｙｓｉｓｏｆｆｒｉｃｔｉｏｎｐｒｅｄｉｃｔｉｏｎｂｅｔｗｅｅｎ

ＳｔｒｉｂｅｃｋｍｏｄｅｌａｎｄＰ Ｓｔｒｉｂｅｃｋｍｏｄｅｌ

（ｄｉａｍｅｔｅｒ１００ｍｍ，ｖｅｌｏｃｉｔｙ１５ｍｍ／ｓ） ％

模型
负载／Ｎ

７２０３ １４４０６ ２１６０９

Ｓｔｒｉｂｅｃｋ

Ｐ Ｓｔｒｉｂｅｃｋ

４０５

０８６

３８１

１２５

４２

１４３

４１２　不同密封形式下的稳态摩擦特性
采用３种不同密封形式、相同缸径（１００ｍｍ）液

压缸，在特定速度（１５ｍｍ／ｓ）、相同负载（７２０３Ｎ）、
泵出口压力恒定（８０ＭＰａ）工况下进行实验。

如图 ８所示，测得不同密封形式液压缸实验数
据与摩擦力预测效果比较，参数辨识结果如表 ８所
示。由图８可得，本文所提出的稳态摩擦模型预测
效果明显优于 Ｓｔｒｉｂｅｃｋ模型。
　　表 ９为采用 ＮＲＭＳＥ误差分析方法对负载
　　　　　

图 ８　恒定速度、不同密封形式下摩擦力辨识结果对比（缸径 １００ｍｍ，速度 １５ｍｍ／ｓ，负载 ７２０３Ｎ）

Ｆｉｇ．８　Ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎｒｅｓｕｌｔｓｏｆｆｒｉｃｔｉｏｎｉｄｅｎｔｉｆｉｃａｔｉｏｎｗｉｔｈｄｉｆｆｅｒｅｎｔｓｅａｌｉｎｇｔｙｐｅｓａｔｃｏｎｓｔａｎｔｖｅｌｏｃｉｔｙ

（ｄｉａｍｅｔｅｒ１００ｍｍ，ｖｅｌｏｃｉｔｙ１５ｍｍ／ｓ，ｌｏａｄ７２０３Ｎ）
　
表 ８　不同密封形式下稳态摩擦参数辨识结果

（缸径 １００ｍｍ，速度 １５ｍｍ／ｓ，负载 ７２０３Ｎ）

Ｔａｂ．８　Ｉｄｅｎｔｉｆｉｃａｔｉｏｎｒｅｓｕｌｔｏｆｓｔｅａｄｙｓｔａｔｅ

（ｄｉａｍｅｔｅｒ１００ｍｍ，ｖｅｌｏｃｉｔｙ１５ｍｍ／ｓ，ｌｏａｄ７２０３Ｎ）

密封

形式

Ｆｓ／

Ｎ

Ｆｃ／

Ｎ

ｖｓ／

（ｍ·ｓ－１）

σ２／

（Ｎ·ｍ－１·ｓ）
Ｋｐｒ１ Ｋｐｒ２

Ｕ形 １２００ １０５８ ００２１０ ３８×１０４ ５７７ －４９２

Ｔ形 ３１２ ７３４６ ００２９２ １０×１０５ ６９５ －５５１

Ｇ形 ２８ ８５１４０ ００２６３ ６３×１０４ ６９８ －５５２

７２０３Ｎ、速度１５ｍｍ／ｓ、供油压力８０ＭＰａ工况下液
压缸摩擦力辨识进行误差分析的结果，结果表明，

Ｐ Ｓｔｒｉｂｅｃｋ模型在负载７２０３Ｎ、运动速度 １５ｍｍ／ｓ、
缸径 １００ｍｍ工况下 ３种密封形式液压缸稳态摩
擦力 预 测 的 ＮＲＭＳＥ分 别 为 ０８６％、０２７％、
０４６％，该模型摩擦力预测精度高于 Ｓｔｒｉｂｅｃｋ模
型，Ｐ Ｓｔｒｉｂｅｃｋ模型对预测该工况下液压缸摩擦
力有效。

表 ９　不同密封形式下 Ｓｔｒｉｂｅｃｋ和 Ｐ Ｓｔｒｉｂｅｃｋ模型摩擦力

预测误差分析（缸径 １００ｍｍ，负载 ７２０３Ｎ，速度 １５ｍｍ／ｓ）

Ｔａｂ．９　Ｅｒｒｏｒａｎａｌｙｓｉｓｏｆｆｒｉｃｔｉｏｎｐｒｅｄｉｃｔｉｏｎｂｅｔｗｅｅｎ

ＳｔｒｉｂｅｃｋｍｏｄｅｌａｎｄＰ Ｓｔｒｉｂｅｃｋｍｏｄｅｌ（ｄｉａｍｅｔｅｒ

１００ｍｍ，ｌｏａｄ７２０３Ｎ，ｖｅｌｏｃｉｔｙ１５ｍｍ／ｓ） ％

模型
密封形式

Ｕ形 Ｔ形 Ｇ形

Ｓｔｒｉｂｅｃｋ

Ｐ Ｓｔｒｉｂｅｃｋ

４０５

０８６

２６１

０２７

３８７

０４６

４２　动态摩擦特性
采用特定缸径（８０ｍｍ）、Ｕ形密封液压缸，在不

同加速度（２、４、６ｍｍ／ｓ２）、周期恒定（８ｓ）、特定负载
（７２０３Ｎ）、泵出口压力恒定（８０ＭＰａ）工况下进行
实验。表１０为摩擦参数辨识结果，实验速度为 １０、
１１、１２、１３、１４、１５ｍｍ／ｓ。

表１１为不同加速度下 ＧＭＳ和 Ｐ ＧＭＳ两种摩
擦模型摩擦参数辨识结果。图９为基于表１１摩擦
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表 １０　动态摩擦参数辨识结果（缸径 ８０ｍｍ）

Ｔａｂ．１０　Ｉｄｅｎｔｉｆｉｃａｔｉｏｎｒｅｓｕｌｔｏｆｄｙｎａｍｉｃｆｒｉｃｔｉｏｎｆｏｒｃｅ

（ｄｉａｍｅｔｅｒ８０ｍｍ）

参数 Ｆｓ／Ｎ Ｆｃ／Ｎ ｖｓ／（ｍ·ｓ
－１） σ２／（Ｎ·ｍ

－１·ｓ）

正向 ３１６ １３０ ００１３４ ３５×１０４

反向 ７９０ ５９ ００５２７ ３４×１０４

参数的 ＧＭＳ和 Ｐ ＧＭＳ两种摩擦模型预测结果与
实验数据的对比结果。由图 ９可知，本文提出的模
型预测效果优于 ＧＭＳ模型预测效果。
　　表 １２为采用 ＮＲＭＳＥ误差分析方法对负载
７２０３Ｎ、不同加速度（２、４、６ｍｍ／ｓ２）、供油压力
８０ＭＰａ工况下液压缸摩擦力辨识结果，结果表明
　　

表 １１　三角波式信号摩擦参数辨识结果

Ｔａｂ．１１　Ｉｄｅｎｔｉｆｉｃａｔｉｏｎｒｅｓｕｌｔｏｆｆｒｉｃｔｉｏｎｗｉｔｈｔｒｉａｎｇｌｅｗａｖｅｓｉｇｎａｌ

ａ／（ｍｍ·ｓ－２） ｋ１／（Ｎ·ｍ
－１） ｋ２／（Ｎ·ｍ

－１） ｋ３／（Ｎ·ｍ
－１） α１ α２ α３ Ｃ／（Ｎ·ｓ－１） Ｋｐｒ１ Ｋｐｒ２ Ｔ

２ ４２×１０５ １１８×１０６ １３２×１０６ ０３７ ０５３ ０１０ ０５０ １０７ －５８６ １４
４ ５３×１０５ １２４×１０６ １４６×１０６ ０２２ ０４３ ０３５ ０４６ １３８ －５０１ ０９
６ ５３×１０５ １３２×１０６ １５０×１０６ ０１９ ０２６ ０５５ ０２２ １２５ －５２４ １１

图 ９　不同加速度下摩擦模型预测结果与实验数据对比（Ｕ形密封，缸径 ８０ｍｍ，负载 ７２０３Ｎ）

Ｆｉｇ．９　Ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎｒｅｓｕｌｔｓｂｅｔｗｅｅｎｍｏｄｅｌｐｒｅｄｉｃｔｉｏｎａｎｄｆｒｉｃｔｉｏｎｍｅａｓｕｒｅｄａｔｄｉｆｆｅｒｅｎｔａｃｃｅｌｅｒａｔｉｏｎｓ

（Ｕｓｅａｌ，ｄｉａｍｅｔｅｒ８０ｍｍ，ｌｏａｄ７２０３Ｎ）
　
表 １２　不同加速度下 ＧＭＳ和 Ｐ ＧＭＳ模型摩擦力

预测误差

Ｔａｂ．１２　ＥｒｒｏｒｏｆｆｒｉｃｔｉｏｎｐｒｅｄｉｃｔｉｏｎｂｅｔｗｅｅｎＧＭＳ

ｍｏｄｅｌａｎｄＰ ＧＭＳｍｏｄｅｌ ％

模型
ａ／（ｍｍ·ｓ－２）

２ ４ ６

ＧＭＳ ３３８ ２９８ ３７０

Ｐ ＧＭＳ ３３４ ２８９ ３２３

Ｐ ＧＭＳ模型在工况为 ７２０３Ｎ，缸径１００ｍｍ，不同
加速度下 Ｕ形密封液压缸动态摩擦力预测的
ＮＲＭＳＥ分别为 ３３４％、２８９％、３２３％，其预测精
度优于 ＧＭＳ模型，该模型对该工况下摩擦力预测有
效。

　　采用特定缸径（４０ｍｍ）、Ｕ形密封液压缸，在不
　　

同频率（１０、２０Ｈｚ）、特定负载（７２０３Ｎ）、泵出口
压力恒定（８０ＭＰａ）工况下进行实验。

表１３为不同频率下 ＧＭＳ和 Ｐ ＧＭＳ两种摩擦
模型摩擦参数辨识结果。不同频率下实验数据与

ＧＭＳ和 Ｐ ＧＭＳ两种摩擦模型预测结果对比结果
如图１０所示，由图１０可知，本文所提出模型预测效
果优于 ＧＭＳ模型预测效果。

表 １４为采用 ＮＲＭＳＥ误差分析方法对负载
７２０３Ｎ、不同频率（０５、１、２Ｈｚ）、供油压力８０ＭＰａ
工况下液压缸摩擦力辨识结果，结果表明 Ｐ ＧＭＳ
模型在工况为７２０３Ｎ、缸径１００ｍｍ、不同频率下，Ｕ
形密封液压缸动态摩擦力预测的 ＮＲＭＳＥ分别为
７３７％、７７１％、１０９２％，其预测精度优于 ＧＭＳ模
型，该模型对该工况下摩擦力预测有效。

表 １３　动态摩擦参数辨识结果（负载 ７２０３Ｎ）

Ｔａｂ．１３　Ｉｄｅｎｔｉｆｉｃａｔｉｏｎｒｅｓｕｌｔｏｆｄｙｎａｍｉｃｓｔａｔｅ（ｌｏａｄ７２０３Ｎ）

频率／Ｈｚ ｋ１／（Ｎ·ｍ
－１） ｋ２／（Ｎ·ｍ

－１） ｋ３／（Ｎ·ｍ
－１） α１ α２ α３ Ｃ／（Ｎ·ｓ－１） Ｋｐｒ１ Ｋｐｒ２ Ｔ

１ ３１×１０５ ６０×１０５ ９２×１０５ ０３９ ０５０ ０１１ ０４４ ５６６ －５６３ ０１８
２ ３４×１０５ ９１×１０５ １０×１０５ ０２６ ０３６ ０３８ ０４２ ５１６ －８５３ ００６

５　结论

（１）搭建了一种变负载变速度驱动下液压缸非

线性摩擦特性测试实验平台，在不同密封形式、不同

缸径、不同负载、不同加速度和频率下对液压缸稳态

和动态摩擦特性进行了测试。
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图 １０　不同频率下摩擦模型预测结果与实验数据对比（Ｕ形密封，缸径 ４０ｍｍ，负载 ７２０３Ｎ）

Ｆｉｇ．１０　Ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎｒｅｓｕｌｔｓｂｅｔｗｅｅｎｍｏｄｅｌｐｒｅｄｉｃｔｉｏｎａｎｄｆｒｉｃｔｉｏｎｍｅａｓｕｒｅｄｕｎｄｅｒｄｉｆｆｅｒｅｎｔｆｒｅｑｕｅｎｃｉｅｓ

（Ｕｓｅａｌ，ｄｉａｍｅｔｅｒ４０ｍｍ，ｌｏａｄ７２０３Ｎ）
　
表 １４　不同频率下 ＧＭＳ和 Ｐ ＧＭＳ模型摩擦力预测误差

Ｔａｂ．１４　ＥｒｒｏｒｏｆｆｒｉｃｔｉｏｎｐｒｅｄｉｃｔｉｏｎｂｅｔｗｅｅｎＧＭＳ

ｍｏｄｅｌａｎｄＰ ＧＭＳｍｏｄｅｌ ％

模型
ｆ／Ｈｚ

０５ １０ ２０

ＧＭＳ

Ｐ ＧＭＳ

７６０

７３７

７７６

７７１

１０９５

１０９２

　　（２）基于Ｓｒｉｂｅｃｋ和ＧＭＳ模型，建立了考虑液压缸
油腔压力和运动加速度的稳态摩擦模型和动态摩擦模

型，提出了一种改进摩擦模型的摩擦参数辨识方法。

（３）采用 Ｓｔｒｉｂｅｃｋ和 Ｐ Ｓｔｒｉｂｅｃｋ两种模型预测
稳态摩擦力，并与实验数据进行对比，结果表明，Ｐ
Ｓｔｒｉｂｅｃｋ模型预测 ３种负载液压缸摩擦力 ＮＲＭＳＥ
　　

分别为 ０８６％、１２５％、１４３％，Ｐ Ｓｔｒｉｂｅｃｋ模型预
测３种缸径液压缸摩擦力 ＮＲＭＳＥ分别为 ２８０％、
１５５％、０８６％，Ｐ Ｓｔｒｉｂｅｃｋ模型预测３种密封形式
液压缸摩擦力 ＮＲＭＳＥ分别为 ０８６％、０２７％、
０４６％，Ｐ Ｓｔｒｉｂｅｃｋ模型预测液压缸稳态摩擦力的
精度明显优于 Ｓｔｒｉｂｅｃｋ模型。

（４）采用 ＧＭＳ和 Ｐ ＧＭＳ两种模型预测动态摩
擦力，并与实验数据进行对比，结果表明，Ｐ ＧＭＳ
模型预测３种加速度工况下液压缸摩擦力 ＮＲＭＳＥ
分别为 ３３４％、２８９％、３２３％，Ｐ ＧＭＳ模型预测
３种频率工况下液压缸摩 擦力 ＮＲＭＳＥ分别为
７３７％、７７１％、１０９２％，Ｐ ＧＭＳ模型预测液压缸
动态摩擦力的精度优于 ＧＭＳ摩擦模型。
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