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摘要:阐明了齿轮传动位置伺服系统间隙除产生熟知的前向迟滞非线性之外,还将因系统往复运动中加卸载相
交替的反向调制致使驱动电机动力学参数同步跳变所出现的变载非线性现象.推导建立了这类非线性在一阶谐波
意义下的串联式等效频域模型及其近似计算公式,分析了相应的幅相特性. 进一步面向服役中系统提出了直接通
过闭环弱自激振荡控制所实现的间隙辨识新方法,给出了控制器的结构及其参数整定策略.此外,文中还给出了含
高斯白噪声测量的仿真算例,充分验证了闭环间隙辨识方法的有效性和便捷性.
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Abstract: It is clarified in this paper that backlash in position servo system with gear mechanisms, apart from causes the
well-known forward hysteresis characteristics, leads to the onload-offload cycling nonlinearity as a result of synchronous
jumps of driving dynamics parameter due to the naturally backward modulation result from repetitive changes between
loading and unloading state in reciprocating motions. An equivalent frequency-domain model and its approximate formula
are established for this nonlinearity within the first harmonic wave sense, and the magnitude frequency and phase frequency
characteristics of the model are correspondently analyzed. Furthermore, a new backlash identification method based on
closed-loop weakly self-excited oscillation is presented for systems in active service, hence a controller tuning algorithm is
suggested. The effectiveness and accessibility of the proposed method are additionally verified via numerical simulations
on specific example with different backlash values under white Gaussian noise measurements.
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1 引引引言言言

在由刚性齿轮构成的位置传动系统中,由于设计
制造、加工装配、运行磨损及使用环境等因素,主从齿
间不可避免的会出现一些静态空(间)隙[1]. 同时,摩
擦、弹性变形以及齿间的碰撞冲击等,也会产生相应
的动态回差[2]. 尽管两类间隙产生的机制有所不同,
但随着传动齿轮主动端(输入)的往复驱动,都可能造
成从动端(输出)的运动滞后或振荡抖动等[3–4]效应,
相应的承载能力也将可能有所下降[5]. 目前主要是采

用迟滞、死区及冲击等3类模型[6–9]分析间隙的非线性

影响,或以它们为基础研究间隙的补偿策略[6, 10–13].
但因其补偿效果非常依赖于对间隙参数的掌握程

度[14–15],所以如何有效辨识间隙就自然成为一个研究
热点. 这方面的代表性工作主要有基于死区、迟滞或
经弹性修正的模型化离线或在线辨识等方法[16–23].

综合来看,关于间隙特性及其辨识的研究大都是
在考虑间隙自身作用机理的基础上,更多的关注于从
间隙环节的输入到输出的前向传递方向上所造成的
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非线性影响.但实际上,不同性质的间隙对于系统的
影响可能更为深刻.仅就反映齿间啮合程度的静态间
隙来说,它本质上是一种几何(空隙)表征,而在运动情
形下则反映的是主从传动过程中的位移关系.这类间
隙的存在,不仅会产生通常意义下的位移运动滞后,
还可能会导致其它的附加影响.本文正是试图从这一
视角出发,通过对往复驱动中电机的承载受到“加
载–空载”的循环交替而使得电机动力学参数同步受
到反向耦合与调制的机理进行分析,揭示静态间隙在
产生迟滞非线性的同时,还将会伴生出现一类新的变
载非线性现象.推导建立这类非线性在一阶谐波意义
下的频域等效模型及其近似计算公式,分析其幅频特
性与相频特性. 进而面向服役中系统,借助于对原有
位置环控制器结构和参数的简单整定,基于所建立的
变载非线性频域模型提出通过弱振形式自激振荡实

现的间隙闭环辨识方法,并给出相应仿真算例及其有
效性验证.

2 变变变载载载非非非线线线性性性及及及其其其频频频域域域模模模型型型

考虑一个省略电流环与速度环后仅由位置环构成

的闭环机电伺服传动系统(见图1实线回路所示). 其
中: Gc(s)和Gf(s)分别为位置环线性控制和位移测量

滤波环节;忽略电枢时间常数影响,可将驱动电机模
型简化为由驱动时间常数Tp和静态增益Kp所表征的

一阶惯性环节Gp(s)=Kp/(Tps+1); e(t)和u(t)分别

为位置环误差和驱动电机控制输入变量; p(t)和q(t)
则分别为齿轮系统主动端位置输入和从动端位置输

出变量. p(t)的一阶谐波分量为p1(t),其Fourier变换
为P1(jω), P1m为p1(t)的幅值,并对其余各变量均予

类似定义.

忽略缓慢传动运动过程中摩擦、弹性效应或齿间

碰撞影响,通常意义下认为,当间隙存在时其主动端
位移p与从动端位移q之间的前向传递非线性关系表

现为一个熟知的迟滞特性. 其频域描述函数模型为[7]

Q1(jω)

P1(jω)
= m0N

∗(x),

x =
δ

P1m

, 0 6 2δ 6 P1m,

πN∗(x) = [
π

2
+ sin−1(1− 2x) + (1− 2x)×√
1− (1− 2x)

2
]− j4x(1− x),

(1)

式中: j =
√
−1, m0为传动比系数, 2δ为待辨识的间

隙参数.

需要指出的是,这个迟滞特性在仅仅孤立的考虑
齿轮传动系之间的非线性位移关系时并不存在异

议.但当将驱动电机与齿轮系和负载串联连接时,就必
然会产生驱动电机动力学特性、负载特性和齿轮传动

三者之间的耦合性变化. 已知Tp综合反映了电机的综

合驱动能力和“负重”的程度.即驱动能力越弱或承
载越大, Tp亦越大.在确定的负载情形下,即有Tp=

TM(恒定载荷),这在一定的负载变化范围内都可正常
应用. 但在间隙存在时的系统往复运动中,这个时间
常数就会因间隙的作用而出现齿轮完整啮合前后的

空载(Tp=Tm)与加载(Tp=TM)相交替的2种改变.这
种现象正是以齿轮传递中迟滞特性为起因,以齿间啮
合前后承载的跳变对驱动动力学参数Tp的反向耦合

调制所导致(见图1虚线所示),进而在控制变量u与电
机位移输出p之间呈现出与恒定加载情形相异的新特

性. 作者将此称为由间隙引发的变载非线性.

图 1 电机位置闭环伺服系统

Fig. 1 Closed-loop motor position servo system

用一个低频(周期T > 10TM)低幅值Um的方波作

为激励函数u(t),可更直观的比较Tp参数受到变载影

响与恒定载荷2种情形下ṗ(t)的稳态响应差异(如图2
所示). 仅从一个周期的前半周就可以看出,后者简单
按规律KpUm(1− 2e−t/TM)变化. 而前者则因间隙的
作用而经历3个不同的变化过程: 1)在本周期起始时
刻,因传动系统加载(TP = TM)而与后者规律相同,直
至ṗ(t0) = 0; 2)此后传动系统因卸载而使TP跳变

到Tm,表现为ṗ(t)按KpUm(1−e−(t−t0)/Tm)规律快速

上升,直到再次加载时刻t1为止; 3)此后ṗ(t)再次以时
间常数TM的指数律向KpUm逼近.显而易见,由于承

载变化的反向调制,将导致ṗ(t)在按加载时间常数变
化过程中被嵌入了一个短暂的空载加速段. 其后半周
期亦反向类似.

图 2 方波激励下的变载响应与恒载响应差异
Fig. 2 Response difference between constant load and

onload-offload cases under square wave input

基于上述分析,容易得知,在取消T >10TM约束
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的一般情形下ṗ(t)的稳态周期解为

ṗ(t)=


KpUm[1− ρ(ωt, θ1)], t ∈ [0,

T

2
),

KpUm[ρ(ωt− π, θ1)− 1], t ∈ [
T

2
, T ),

ρ(θ, θ1) =


(2− η)e−

θ
θM , θ ∈ [0, θ0),

e−
∆θ
θm , θ ∈ [θ0, θ1],

ηe
(π−θ)
θM , θ ∈ (θ1, π),

η = 2− 2

[1 + e−
π

θM
−∆θ( 1

θm
− 1

θM
)]
,

t0 = TM ln(2− η),

t1 = {t < T

2
|p(t)− p(t0) = 2δ},

(2)

式中: ω = 2π /T , θ = ωt, θ0 = ωt0, θ1 = ωt1, θM =

ωTM, θm = ωTm. 0 6 η 6 1取决于半个方波周期内

响应函数的指数项是否会充分衰减.

因u1(t)的幅值U1m=4Um/π,则由式(2)可得ṗ(t)
与u(t)之间频域传递关系的归一化一阶谐波系数为

a1 =
2

KpT

w T

0

ṗ(t) cos(ωt)dt

4Um/π
=

− 1

2

w π

0
ρ(θ, θ1) cos θdθ,

b1 = 1− 1

2

w π

0
ρ(θ, θ1)sin θdθ.

(3a)

将式(2)代入上式并经具体的积分展开和整理,最终得
到

P1(jω)

U1(jω)
= Kp

b1 + ja1
jω

= Kp

Nc(θm, θM, x)

jω(1 + θM)
, (3b)

Nc(θm, θM, x) = 1 +W (θ0, 0)−W (θ0,∆θ), (3c)

W (α, β) = j
θM − θm

2
√
1 + θ2m

e−
β

θm
−j(α+β+tan−1θm),

(3d)

其中: 式(3c)中的Nc(θm, θM, x)就是间隙变载非线性

在一阶谐波意义下的一种频域模型. 它与恒载模
型Kp/jω(1 + jθM)相串联,综合反映了控制输入u(t)
与间隙输入p(t)之间的基频传递关系.显然当x = 0

或TM = Tm时Nc(θm, θM, x) = 1,意味着变载非线性

影响消失.但在一般情形下其影响则无法回避. 此外,
Nc(θm, θM, x)还同时与频率和x等相关,是一个多输
入形式的描述函数[24–25]且具有多值性特征,所以式
(3c)是间隙变载非线性的一种串联型描述函数模型.

由式(2)推知,w t1

t0
ṗ(t)dt=[∆θ − θm(1− e−

∆θ
θm )] · KpUm

ω
= 2δ

及θ0 = θM ln(2− η),并利用式(3b)有

P1m =
|Nc|KpU1m

ω
√
1 + θ2M

.

注意到x的定义并经整理,得到下式:

∆θ = θm(1− e
− ∆θ

θm ) +
8x |Nc (θm, θM, x)|

π
√
1 + θ2M

, (4a)

θ0 = θM ln
2

1 + e−
π

θM
−∆θ( 1

θm
− 1

θM
)
. (4b)

显然(θ0,∆θ)与Nc(θm, θM, x)需由式(3c)和式(4)

构建的方程组联立加以求解.

(a) |Nc(θm, θM, x)|的频率响应

(b) ∠Nc(θm, θM, x)的频率响应

图 3 不同(γ, x)下Nc(θm, θM, x)的频率特性

Fig. 3 Frequency response characteristics of Nc(θm, θM, x)

with different (γ, x)

针对不同的变载系数γ = Tm/TM 6 1,以θM为相
对频率并通过式(3c)和式(4)联立所解出变载非线性的
频率特性Nc(θm, θM, x)见图3所示,显示出它无论在
幅频特性还是相频特性方面,都的确受到γ和x很大影
响. |Nc(θm, θM, x)|与θM或x都呈正向变化,只是较大
的x(>0.1)对其影响明显减小,但它和∠Nc(θm, θM, x)

波动范围又同时会随着 γ的下降而被放大.此外,
∠Nc(θm, θM, x)还具有与θM在低频呈正向凸函数而

高频负向衰减的变化特征,表明Nc(θm, θM, x)具有低
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频超前而高频趋向滞后的性质. 图4给出了Nc(θm,

θM, x)相位过零时的参数–频率转折曲面. 它出现在
θM > 1.53之后的一个特定开放区域中,并且无论间
隙水平如何(δ > 0),随着γ的降低,转折点都会最终
向θM = π/ ln 4的频点处汇聚.

令N∗
c (θm, θM) = 1 +W (θM ln 2, 0),利用∠Nc的

凸函数特点及其相对于γ的变化趋向,可以推知至少
在∠N∗

c达到最大值及此前的频段内(θM 6 0.315π),
Nc的幅值和相位不会超过N

∗
c (0, θM)的幅值与相位,

即有

1 < |Nc (θm, θM, x)| 6 |N∗
c (0, θM)| =√

1 + θM sin (θM ln 2) +
θ2M
4
,

0 < ∠Nc (θm, θM, x) 6 ∠N∗
c (0, θM) =

tan−1 θM cos (θM ln 2)

2 + θM sin (θM ln 2)
,

0 < θM 6 0.315π.

(5)

由Nc(θm, θM, x)相频曲线的凸值性和式(5)可以简单
的推算出在变载系数相对较低的情形下, Nc(θm, θM,

x)的相位最大程度会超前∠N∗
c (0, 0.315π) = 16.25◦,

幅值则会增加36.8%. 此外,它还将会随着频率的进一
步增加而转为相位滞后的特征. 这对于以往习惯于忽
略变载效应的控制设计来说,其闭环系统的稳定性或
鲁棒性将会变得更加脆弱甚至无法满足动静态性能

要求,需要引起充分关注. 为削减变载特性的非线性
效应影响,可以通过利用间隙前端反馈构建伺服系统
的速度环控制或综合增强位置环的控制裕度来实现,
这将十分有助于改善伺服控制闭环系统的整体性能.
但无论采取其中的哪类措施,都应当切实考虑变载非
线性项Nc (θm, θM, x)的固有影响.

3 模模模型型型简简简化化化

因TM > Tm,则由式(2)知η 6 (2− η)e−π/θM ,故
当T > 9.368TM时,有η < e−4 ≈ 0. 这意味着在T >
10TM(或θM60.2π)的频域内,可将式(4b)简化为θ0 ≈
θM ln 2,以降低求解的复杂度,而在更宽的频率范围
应用时,则需要考虑较之精确求解更简易些的近似计
算策略.

分析式(3c)和式(4a)可知,当ω充分小时有解

∆θ ≈ z0 =
8x

π
√
1 + θ2M

,

而在∆θ/θm > 4时又有∆θ ≈ z1 = θm + z0 |N∗
c |. 由

于这两个极端解之间的过渡性主要由指数因子

e−∆θ/θm的作用所致,故将式(4a)右端利用桥函数形式
人为的替换为z1(1− e−∆θ/θm) + z0e

−∆θ/θm ,进而拟
合得到∆θ的近似解∆θ̂,再分别代入式(4b)和式(3c)
中,最终整理得到



∆θ̂ =
18

5π

√
[
20x |N∗

c (θm, θM)|
9
√
1 + θ2M

+ θm]
2

− θ2m,

θ̂0=θM ln
2

1 + e−
π

θM
−∆θ̂( 1

θm
− 1

θM
)
,

N̂c(θm, θM, x) = 1 +W (θ̂0, 0)−W (θ̂0,∆θ̂),

(6)

其中:“∗̂”表示变量“∗”的逼近值.显然,相对于必
须通过方程组联立求取Nc(θm, θM, x)的精确解来说,
式(6)给出的近似解计算模型要简捷很多,无需进行复
杂的方程数值求解,通过直接计算即可得到不同参
数(Tm, TM)下的频率特性N̂c(θm, θM, x).

为评估式(6)相对于式(3c)的逼近精度,在(γ, x) ∈
[0, 1]× [0, 0.5]的整体参数区间内对两者进行了遍历

计算和比较,获得的各参量在不同相对频率下的最大
误差曲线见图5所示. 整体上看,虽然最大误差都随频
率有逐渐变大趋势,但描述函数幅频特性相对误差和
相频特性误差分别优于4.2%和0.04 rad,说明式(6)所
给出的无论是中间参量还是描述函数的计算都具有

很好的逼近精度,完全可以直接用于变载非线性的频
域分析或系统设计.

图 4 (γ, x, θM)∠Nc(θm,θM,x)=0的参数关系

Fig. 4 Relationship of (γ, x, θM)∠Nc(θm,θM,x)=0

图 5 式(6)的最大逼近误差

Fig. 5 Maximum approximating errors of (6)

4 闭闭闭环环环振振振荡荡荡激激激励励励与与与间间间隙隙隙辨辨辨识识识

从间隙参数辨识的角度来看,以往大多是直接考
虑结合常规的迟滞特性模型,通过人为给定必要的输
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入函数p(t),并借助于响应函数q(t)的测量来进行[16–22].
但正如本文所指出的,一般情形下由于驱动源、齿轮
系和负载相连接后会耦合导致变载非线性的出现,这
样直接给定p(t)在事实上难以做到. 此外,对于处于实
际服役中的系统(如远在卫星上作业的机械臂)来说,
这类函数的幅值频率等参数还需要离线设定和在线

尝试,显然过于繁琐和盲目. 鉴此,我们提出一个更为
简捷的闭环间隙辨识方法,即不对服役中的伺服系统
进行物理性调整(如拆卸,转放于专用台架测试等),而
是利用所建立的变载非线性频域模型Nc(θm, θM, x)

与已知的恒载模型Kp/jω(1 + jθM)及N
∗(x)相串联,

将原有的位置环控制器Gc(s)恰好校正在闭环临界稳

定状态,自激产生低频低幅值的弱振激励p(t),进而通
过{p(t), q(t)}的测量得到相应的一阶谐波函数{p1(t),
q1(t)}及其两者的相位差ϕ∗和P1m,再由式(1)求解振
荡点x∗并获得间隙参数δ的辨识值δ̂,即

4x∗(1−x∗)
π

2
+sin−1(1−2x∗)+(1−2x∗)

√
1−(1−2x∗)

2
=

tanϕ∗,

δ̂ = x∗P1m.

(7)

正是基于文中对间隙变载非线性机理的阐释及其

所建立的描述函数模型,使我们可简单的运用成熟的
频域设计手段,将闭环系统的振荡校正在预期的频率
或幅值附近,既能实现有效振荡,又可降低附加的碰
撞等扰动.此外,由于这类闭环行为所对应的是振荡
点参数x∗,故而它会通过自动改变P1m以适应不同的

间隙值.因式(7)很容易求解,因此间隙辨识的实现就
取决于能否找到满足低频低幅值振荡条件的闭环控

制律Gc(s).

考虑由Gc(s)将这个闭环振荡系统的线性部分

Gn(s)整定为如下形式:

Gn(s) =
m0

s
Gp(s)Gf(s)Gc(s) =

KG∗
n(s) =

K

τs(τs+ 1)
n , (8)

其中: K>0, τ >0分别是待定增益和时间常数; n>
2为待定正整数. 显而易见,由(n,K, τ )3个参数所整
定的Gn(jτω)与N

∗(x), Nc(θm, θM, x)的关系将决定

闭环系统能否使p(t)成为一个稳定而有效的周期性激

励.

利用熟知的Nyquist判据[7],对于振荡点参数(ω∗,

x∗)而言,可将系统闭环稳定振荡问题分解为由

Gn(jτω
∗)Nc(θ

∗
m, θ

∗
M, x

∗)N∗(x∗) = −1

所决定的幅相条件,以及复平面上存在1个正数xb<x
∗,

使得线段{−1/N∗(x), ∀06x 6 xb}处于由Gn(jτω)·

Nc(θm, θM, x
∗)构成的围线之外共3个须同时满足的

条件.这里: θ∗m= ω∗Tm, θ∗M= ω∗TM, ω∗为p1(t)的角

频率, x∗ = δ/P1m.

首先给定n并预设振荡点 (ωs, xs),并用 N̂c(θm,

θM, x)替代Nc(θm, θM, x),从而根据前述闭环振荡稳
定性的幅值和相位条件得到

τ ∗ =
µs

ωs

,

K∗ =
µs(1 + µ2

s )
n
2

|N̂c (ωsTm, ωsTM, xs)N∗ (xs)|
,

ntan−1µs =
π

2
+ ∠N∗(xs)+

∠N̂c(ωsTm, ωsTM, x),

2 6 n 6 5; 0 < xs 6 0.5.

(9)

由于在上式中采用的是多输入描述函数Nc的近

似解,因而会使得实际的振荡参数与预设值有所偏差.
一般可经验性的将xs选择在0.29附近.

利用式 (5),显然在 0 < θM 6 0.315π的范围内,
Gn(jτω)Nc(θm, θM, x)在复平面上随不同的x所构成

的轨线族必然都被限定在由Gn(jτω)和Gn(jτω)·
N∗

c (0, θM)分别确定的外边界和内边界轨线之间. 这
样就可利用由式(9)确定的外边界轨线与N∗(x)的相

交条件Gn(jτ
∗ω)N∗(x) = −1找到x∗的下界估计xb:ntan

−1µb =
π

2
+ ∠N∗(xb),

K∗ |N∗(xb)| = µb(1 + µ2
b)

n
2 .

(10)

在闭环系统稳定振荡的前提下,当p(t)的基波分
量占有主导性且往复运动中齿间碰撞或弹性效应足

够低时,式(7)必然能够给出精度很好的结果.由于利
用式(9)整定的参数保证了式(8)的线性传递函数已具
有充分的低通特性,因此只要实际振荡频率与P1m之

积足够低时,就会使齿间碰撞效应得到有效抑制.鉴
此,定义幅频积系数Mf = f∗/x∗,则在确定的间隙参数
δ∗下,越小的Mf意味着ṗ1(t)的振幅ω

∗P1m = 2πδ∗Mf

也越小,由此可以近似的认为齿间碰撞效应也会越小.
所以,适当降低Mf值有助于降低辨识过程的附加干

扰.

需要说明的是,针对迟滞特性的系统闭环稳定性
分析设计中,通常大都习惯于仅仅研究Gn(jτω)与

−1/N∗(x)是否相交[7],这很可能与实际情况产生很
大偏差. 而式(9)则对此做了必要的修正,就是通过综
合考虑迟滞特性和变载效应而修改建立了Gn(jτω)

与−1/N∗(x)Nc(θm, θM, x)的相交性条件,只是为了
计算便捷性将Nc(θm, θM, x)用其近似函数式(6)来替
代.虽然本文为用于间隙辨识所建立的是保证闭环临
界稳定性的参数整定条件,但对要求闭环渐近稳定的
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位置环控制设计来说,只需调整为轨线Gn(jτω)·
Nc(θm, θM, x)不能包围−1/N∗(x)即可满足设计需求.

5 仿仿仿真真真算算算例例例与与与讨讨讨论论论

以由直流力矩电机和刚性齿轮传动机构及其负载

构成的某角度闭环伺服系统为例,将电流环和速度环
屏蔽后,仅利用对位置环控制器的参数整定实现闭环
自激振荡激励和间隙参数辨识.

驱动电机的模型参数为: Kp=1.1766, m0=0.1,
Tm = 0.3556和TM = 1.5983. 齿轮系统的主从端角
度变量p(t)和q(t)均经叠加了标准差为0.002 rad的零
均值高斯白噪声后,经滤波环节

Gf(s) =
1

(0.1s+ 1)2

获得在线测量. 此外,以0.005 rad为间隔,在0.005∼
0.07 rad之间共选择14个间隙真值进行闭环仿真和与
辨识结果对比.

取xs = 0.29,相对于不同设定值fs和n,由式(9)计
算的整定参数(K∗, τ ∗)和xb值汇于表1. 相对而言, fs
对K∗影响不大,但会使τ ∗有着近乎于成反比的改变.
这说明单纯降低闭环振荡频率可能会导致τ ∗值过大

而不易实现. 此外,这2个整定值都会随着n的增加而
降低,这有利于整定参数的选择,但过大的n也会带来
控制器的复杂性甚至无法起振的风险.

表 1 整定参数和xb值

Table 1 Tuning parameter values and xb

n fs/Hz K∗ τ∗/s xb

0.025 1.5381 4.9967 0.15382
0.050 1.6212 2.6732 0.1150

0.025 0.7821 3.0254 0.11533
0.050 0.7975 1.5997 0.0926

0.025 0.5251 2.2000 0.08534
0.050 0.5298 1.1593 0.0752

图6(a)–6(b)给出了不同整定参数和间隙真值下,
实际闭环自激振荡的参数点x∗曲线以及实际振荡频

率f∗的误差曲线.其中δ∗ > 0.03情形下的振荡参数

(f∗, x∗)相对恒定,但与预设值(fs, xs)有所差别. f∗比

fs约提高了7.1%∼14.6%. 后者则比xs减小了约0.06∼
0.18,完全处于由式(10)所确定的表1中xb值之上. 这
种差别实际上正是由于Nc(θm, θM, x)内在的多值性

原因所产生. 另一方面, f∗与n和fs均呈正向关系,而
x∗本身则正好相反,较小的n和fs会使之有所升高,表
明更低的预设频率和更小的n值有利于适当降低幅

值P1m. 但当预设频率较低且间隙真值很小时(如δ∗ <
0.03和fs = 0.025 Hz情形),测量噪声的附加影响则
有所显现. 此外,图6(c)给出的幅频积系数曲线也同样
表明低的n和fs的确会使Mf更小.

(a) 振荡点参数x∗

(b) 振荡点频率f∗误差

(c) 幅频积系数

(d) 间隙闭环辨识误差

图 6 不同整定参数和δ∗情形下的闭环振荡参数和间
隙辨识误差分布

Fig. 6 The closed-loop oscillating parameters and
backlash identification errors under different
tuning parameters and δ∗
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在由图6(d)给出的闭环间隙辨识结果曲线中,同
样显示出噪声对δ∗<0.03以下的辨识误差也有一定

的波动性影响.在δ∗<0.03之后的辨识误差分布比较

平坦且差别不大,都在1.25%∼2.64%之间. 这反映了
在测量精度足够的情况下,本文闭环激振间隙辨识方
法本身所能达到的精度水平.

6 结结结论论论

本文通过对驱动电机、刚性齿轮传动环节和负载

相串联耦合后的动力学特性进行分析,清晰的指出了
齿轮传动系统中固有的静态间隙参数不仅会产生前

向传递的迟滞特性,还将因往复驱动过程中加载或空
载的交替改变,反向调制导致驱动环节动力学特性的
变载非线性出现. 文中推导建立了这类非线性特性的
串联型描述函数模型,并分析了它的幅频特性和相频
特性与变载系数和间隙等参数的关系,并给出了相应
的近似计算公式. 在此基础上,进一步提出了便于服
役系统应用的通过闭环自激弱振控制所实现的间隙

辨识新方法,给出了相应的控制器结构与参数的整定
算法. 文中通过具体的闭环系统仿真算例表明,在标
准差σ=0.002 rad水平的高斯白噪声情形下,适当的
整定参数可使得对于0.005∼0.07 rad之间间隙的闭环
辨识误差在3%以下.
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