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摘要: 重载伺服压力机主传动系统参数的准确性是影响伺服电机安全稳定运行的重要因素。 为了保证参数的准确性, 提出一

种针对重载伺服压力机的主传动系统参数标定方法: 首先, 对主传动系统参数进行模块化分类和定义, 确定 5 个待标定参数;
其次, 基于转矩计算模型, 以伺服电机理论计算转矩与实际运行转矩的均方差最小为优化目标, 建立主传动系统参数标定模

型, 并采用优化算法求解; 最后, 在 25000
 

kN 重载伺服压力机上实施主传动系统参数标定实验。 结果表明: 采用标定后的主

传动系统参数, 伺服电机的理论计算转矩与实际运行转矩的平均误差从 12. 3%降低至 6. 9%, 最大误差从 74. 2%降低至

10. 1%; 提高了伺服电机的安全校核精度, 同时, 冲压生产节拍每分钟也提高了 0. 1 件。 实验结果证明了该标定方法的有效

性和必需性。
关键词: 伺服压力机; 主传动系统; 伺服电机; 参数标定; 转矩模型

DOI: 10. 13330 / j. issn. 1000-3940. 2022. 12. 022
中图分类号: TH112

 

　 　 　 文献标志码: A　 　 　 文章编号: 1000-3940 (2022) 12-0148-07

Parameter
 

calibration
 

of
 

main
 

transmission
 

system
 

for
 

heavy
 

duty
 

servo
 

press

Li
 

Jian1, Wang
 

Zhen1, Song
 

Qingyu2

(1.
 

College
 

of
 

Mechanical
 

Engineering,
 

Dalian
 

University,
 

Dalian
 

116622,
 

China;
2.

 

CFHI
 

Dalian
 

Engineering
 

&
 

Technology
 

Co. ,
 

Ltd. ,
 

Dalian
 

116622,
 

China)

Abstract:
 

Parameter
 

accuracy
 

of
 

main
 

transmission
 

system
 

for
 

heavy
 

duty
 

servo
 

press
 

is
 

an
 

important
 

factor
 

that
 

affecting
 

the
 

safe
 

and
 

sta-
ble

 

operation
 

of
 

servo
 

motor.
 

In
 

order
 

to
 

ensure
 

the
 

accuracy
 

of
 

parameters,
 

a
 

method
 

of
 

parameter
 

calibration
 

of
 

main
 

transmission
 

system
 

for
 

heavy
 

duty
 

servo
 

press
 

was
 

proposed.
 

Firstly,
 

the
 

main
 

transmission
 

system
 

parameters
 

were
 

classified
 

and
 

defined
 

by
 

applying
 

modular
 

approach,
 

and
 

five
 

parameters
 

to
 

be
 

calibrated
 

were
 

identified.
 

Secondly,
 

the
 

parameter
 

calibration
 

model
 

of
 

main
 

transmission
 

system
 

was
 

established
 

base
 

on
 

the
 

torque
 

calculation
 

model.
 

It
 

aimed
 

at
 

minimizing
 

the
 

mean
 

square
 

error
 

of
 

the
 

torques
 

between
 

theoretical
 

calcula-
tion

 

and
 

actual
 

running
 

of
 

servo
 

motor,
 

and
 

it
 

was
 

performed
 

by
 

the
 

optimization
 

algorithms.
 

Finally,
 

the
 

experiment
 

of
 

parameter
 

calibra-
tion

 

for
 

main
 

transmission
 

system
 

was
 

conducted
 

on
 

a
 

25000
 

kN
 

heavy
 

duty
 

servo
 

press.
 

The
 

results
 

show
 

that
 

the
 

average
 

error
 

between
 

the
 

theoretically
 

calculated
 

torque
 

and
 

the
 

actual
 

running
 

torque
 

is
 

reduced
 

from
 

12. 3%
 

to
 

6. 9%,
 

and
 

the
 

maximum
 

error
 

reduced
 

from
 

74. 2%
 

to
 

10. 1%
 

using
 

the
 

calibrated
 

parameters
 

of
 

main
 

transmission,
 

which
 

improving
 

the
 

checking
 

accuracy
 

of
 

safety
 

for
 

servo
 

motor.
 

In
 

addition,
 

the
 

stamping
 

production
 

beat
 

can
 

be
 

increased
 

by
 

0. 1
 

piece
 

per
  

min. The
 

experiment
 

result
 

proves
 

the
 

effectiveness
 

and
 

ne-
cessity

 

of
 

the
 

calibration
 

method.
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　 　 伺服压力机解决了传统机械压力机运行模式固

定和工艺适应差等问题, 滑块运动轨迹柔性可控,
能够精确控制冲压的成形速度和成形压力, 有效提

高了汽车覆盖件冲压成形的质量和生产节拍[1] 。 针

对侧围板等大型零件, 传统机械压力机的整线生产

节拍最高可达每分钟 10 件, 而采用伺服压力机构成

的伺服冲压线, 其生产节拍一般可达每分钟 14 件,
生产节拍提升了近 40%[2] 。 国内外汽车主机厂如奔

驰、 宝马、 大众、 丰田、 江淮、 东风、 奇瑞等公司

广泛采用伺服冲压线来生产汽车覆盖件, 显著提高

了汽车覆盖件冲压生产的整体技术水平。



在伺服压力机的工作过程中, 为实现汽车覆盖

件生产的高质量和高节拍, 一般要求滑块按照低速

负载冲压作业、 高速空程返回及高速空程进给的连

续模式运行[3] 。 在此过程中, 伺服电机驱动大惯量

滑块频繁加减速, 尤其对于重载伺服压力机, 主传

动系统复杂、 惯量较大, 其加减速频繁且加减速度

较大, 导致加减速转矩所占比重较大, 伺服电机的

峰值转矩和发热有可能超出安全许用值, 造成伺服

电机无法正常工作或电压波动较大[4] 。 因此, 在规

划滑块运动轨迹时, 需对主传动系统所消耗的转矩

进行精确计算, 并校核伺服电机的动态限和热极限,
确保动态限和热极限均低于安全许用值[5] 。 伺服电

机的安全校核主要涉及主传动系统中的负载、 转动

惯量、 机械效率和平衡系数等多个参数[6] 。 上述参

数在机械本体设计时已有理论给定值, 但受机械本

体加工、 摩擦条件变化以及实际工况的影响, 使得

理论给定值与实际值有较大的误差。 实际调试时一

般对这些参数设置较大的裕度, 以确保伺服电机能

够安全稳定运行, 但较大的裕度也限制了伺服电机

的性能, 在一定程度上降低了汽车覆盖件的生产节

拍。 因此, 面向重载伺服压力机的主传动系统参数

标定方法的研究具有重要的现实意义。
伺服压力机主传动系统的参数标定鲜有文献介

绍。 鉴于此, 本文提出一种重载伺服压力机主传动

系统参数标定方法, 采用模块化分类和定义来校核

伺服电机所涉及的机械特性参数, 建立主传动系统

参数标定模型并采用复合形优化算法求解, 最后通

过实验验证了标定模型的有效性, 确保伺服电机能

够长期安全稳定运行。

1　 主传动系统标定参数定义

主传动系统作为伺服压力机的重要组成部分,
是影响汽车覆盖件冲压成形质量和生产节拍的关键

因素。 重载伺服压力机广泛采用伺服电机-减速机

构-连杆机构-滑块的主传动方案[7-8] , 主传动系统

设计较为复杂, 包含高速运动、 重载传动和润滑设

计等多方面内容[9] 。 根据动力从伺服电机传递到滑

块的流程, 主传动系统分为伺服电机、 减速机构、
偏心轮、 连杆机构、 滑块和平衡缸等几大主要部件,
如图 1 所示。 伺服电机通过减速机构驱动偏心轮作

旋转运动, 连杆机构将偏心轮的旋转运动转化为连

杆机构末端的直线运动, 进而带动滑块做往复直线

运动。 根据压力机技术参数和冲压工艺的需求不同,

减速机构的设计务必使得伺服电机的转速、 转矩与

负载、 生产节拍相匹配, 可设计为齿轮、 减速机、
蜗轮蜗杆等机构; 连杆机构可选用曲柄连杆、 六连

杆、 肘杆或八连杆等构型[10-11] 。

图 1　 重载伺服压力机主传动系统原理图

Fig. 1　 Principle
 

diagram
 

of
 

main
 

transmission
 

system
 

for
 

heavy
 

duty
 

servo
 

press

为实现伺服电机动态限和热极限值的控制, 需

要精确计算主传动系统运行过程中的转矩, 从动力

传递的角度分析, 主传动系统消耗的转矩体现在以

下几个方面。
(1) 驱动伺服电机转子、 联轴器加减速所需的

转矩, 其值与转子、 联轴器的转动惯量和伺服电机

的旋转加速度相关。
(2) 驱动减速机构、 偏心轮等旋转部件加减速

所需的转矩, 其值与减速机构、 偏心轮等部件的转

动惯量和偏心轮的旋转加速度相关。
(3) 在平衡缸的平衡力作用下, 驱动滑块等部

件直线加减速所需的转矩, 其值与平衡力、 滑块及

辅助部件质量、 滑块速度、 滑块加速度及偏心轮转

速相关。 辅助部件包括上模具、 装模高度调整装置

和部分连杆机构。
(4) 克服负载即汽车覆盖件的冲压成形力所需

的转矩, 其值与覆盖件冲压成形力、 偏心轮转速和

滑块速度相关。
(5) 克服主传动系统中摩擦阻力所需的转矩,

涉及减速机构、 偏心轮、 连杆机构、 滑块等运动部

件的受力情况及摩擦条件等, 其值与主传动系统的

总机械效率相关。
综上所述, 主传动系统消耗的转矩主要取决于

汽车覆盖件的冲压成形力、 运动部件的运动学参数、
运动部件的质量及转动惯量、 机械效率等 4 大类参
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数, 具体为: (1) 汽车覆盖件的冲压成形力, 是客

观存在的外力, 应根据在伺服压力上要成形的最大

汽车覆盖件来设计伺服压力机的力能参数, 并校核

伺服电机的选型; (2) 运动学参数, 包括伺服电机

旋转加速度、 偏心轮转速和旋转加速度、 滑块速度

和加速度等, 可以依据给定的滑块运动轨迹精确计

算, 实际运行值与给定值的吻合精度非常高; (3)
机械特性参数, 包括伺服电机转子和联轴器的转动

惯量、 减速系统和偏心轮的转动惯量、 平衡力、 滑

块及辅助部件的质量、 机械效率等, 受机械本体加

工、 摩擦条件变化以及实际工况的影响, 使得这些

机械特性参数的理论给定值与实际值有较大的误差,
需要在实际运行工况下进行标定。

根据主传动系统中运动部件的联接方式和运动

方式, 将以上机械特性参数进行模块化分类和定义,
分别为伺服电机转子和联轴器的总转动惯量 Jm、 减

速机构和偏心轮旋转部件折算到偏心轮轴上的总转

动惯量 Je、 滑块及辅助部件的总质量 ms、 平衡缸的

平衡力与滑块重力的比值即平衡系数 ψ, 以及主传

动系统的总机械效率 η, 定义上述 5 个参数为主传

动系统需要标定的参数。

2　 主传动系统参数标定

2. 1　 主传动系统运行转矩计算模型

在建立参数标定模型前, 需要建立主传动系统

运行转矩的理论计算模型, 即计算主传动系统在负

载冲压作业时所需的伺服电机转矩, 计算方法如下:
(1) 单台伺服电机驱动转子及联轴器加减速所

需的转矩的计算表达式为:

Tmi =
4guJmaci

375
(1)

式中: Tmi 为单台伺服电机在偏心轮转角 θi 下驱动

转子及联轴器加减速所需的转矩, (N·m); g 为重

力加速度, (m·s-2 ); u 为减速机构的传动比; Jm

为转子及联轴器的总转动惯量, (kg·m2); aci 为偏

心轮的旋转加速度, (r·(min·s) -1 ); i 为偏心轮

转角的序号, i = 0, 1, …, 359, 即将偏心轮的周

转角划分成 360 个等份。
(2) 不考虑摩擦的情况下, 驱动减速机构和偏

心轮等部件加减速所需的转矩的计算表达式为:

Tei =
4gJeaci

375uZ
 

(2)

式中: Tei 为单台伺服电机在偏心轮转角 θi 下驱动减速

机构和偏心轮等部件加减速所需的转矩, (N·m); Je

为减速机构和偏心轮等部件折算到偏心轮轴上的转动

惯量, (kg·m)2; Z 为伺服电机数量。
(3) 不考虑摩擦的条件下, 驱动滑块及辅助部

件加减速所需的转矩的计算表达式为:

Tsi =
3msvsi[0. 001asi + g(1 - ψ)]

100πNiuZ
 

(3)

式中: Tsi 为单台伺服电机在偏心轮转角 θi 下驱动滑

块及辅助部件加减速所需的转矩, ( N·m); ms 为

滑块及辅助部件的总质量, kg; vsi 为滑块速度,
(mm·s-1); asi 为滑块加速度, ( mm·s-2 ); ψ 为

平衡缸的平衡系数, 即为平衡缸的平衡力与滑块重

力的比值; Ni 为偏心轮在转角 θi 下的旋转速度,
(r·min-1)。 　

加减速过程中, 伺服电机循环交替运行在做功

和再生状态: 当 Tei+Tsi<0 时, 伺服电机运行在再生

状态; 当 Tei+Tsi≥0 时, 伺服电机运行在做功状态。
因此, 在考虑摩擦阻力的条件下, 转矩 Tei 与 Tsi 的

计算表达式为:

Tesi = (Tei + Tsi)·ηsign(Tei+Tsi) (4)
式中: Tesi 为考虑摩擦阻力时单台伺服电机驱动减

速机构、 偏心轮、 滑块及辅助部件加减速所需的总

转矩, (N· m); η 为主传动系统的总机械效率;
sign () 为符号函数。

当 Tei+Tsi<0 时, sign(Tei +Tsi)= 1; 当 Tei +Tsi≥
0 时, sign(Tei+Tsi)= -1。

(4) 克服负载及汽车覆盖件冲压成形力所需的

转矩的计算表达式为:

Twi =
30PFivsi

πNiuηZ
 

(5)

式中:
 

Twi 为单台伺服电机在偏心轮转角 θi 下克服汽

车覆盖件冲压成形力所需的转矩, ( N·m); PFi 为

汽车覆盖件的冲压成形力, kN。
根据式 (1)、 式 (4) 和式 (5), 伺服压力机

在负载冲压作业时, 单台伺服电机在偏心轮转角 θi

下所需的总转矩 Tci 为:
Tci = Tmi + Tesi + Twi (6)

　 　 伺服电机安全校核指的是校核动态限和热极限:
动态限指伺服电机所有负载循环上的转矩点低于理

论转矩值; 热极限指伺服电机所有负载循环上的平

均转速下的有效转矩低于理论热极限值。 平均转速

Nmean 和有效转矩 Trms 依据式 (7) 和式 (8) 计算:

Nmean = ∑
359

i = 0

u(Ni +1 + Ni)( ti +1 - ti)
2tc

(7)
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Trms = ∑
359

i = 0
T2

ci( ti +1 - ti) / tc (8)

式中: Ni+1 为偏心轮在转角 θi+1 下的旋转速度,
(r·min-1); tc 为 1 次冲压周期, s; ti+1 和 ti 为偏心

轮在一个冲压周期内经过转角 θi+1 和 θi 时的时间,
s。
2. 2　 主传动系统参数标定模型

主传动系统参数标定问题实际上是求解使得伺

服电机运行转矩的理论计算值与实际运行值误差最

小的标定参数组合 ( Jm, Je, ms, ψ, η), 则定义

优化设计变量 X 为:
X = (Jm, Je, ms, ψ, η) = (x1, x2, x3, x4, x5)

(9)
　 　 为提高求解精度, 以一个冲压周期内的转矩理

论计算曲线和实际运行曲线作为分析对象, 则参数

标定问题即可转化为以两条曲线均方差最小化为目

标的优化设计问题,
 

建立的优化目标函数为:

minf(X) = min 1
360∑

359

i = 0
Tci - T′ci( ) 2( ) (10)

式中: f(X)为转矩均方差最小的优化目标函数; T′ci 为
单台伺服电机在偏心轮转角 θi 下的实际运行转矩。

以给定的主传动系统参数理论值为基准来约束

设计变量的边界范围, 可以提高计算效率, 建立的

约束不等式为:
g2j -1(X) = x jmin - x j ≤ 0
g2j(X) = x j - x jmax ≤ 0{

 

(11)

式中:
 

x jmin 为第 j 个设计变量 x j 的最小值, j = 1,
2, …, n; x jmax 为第 j 个设计变量 x j 的最大值; n 为

优化设计变量的总个数, n = 5; g2j-1(X) 和 g2j(X)
分别为设计变量 X 取值下限和上限时建立的不等式

约束函数。
将约束不等式按外点罚函数进行处理, 并将其

惩罚项增加到目标函数中形成罚函数, 形成的新的

优化目标函数为:
minf(X, r) = min[ f(X) + rα(X)] (12)

　 　 满足:
gk(X) ≤ 0 (13)

　 　 惩罚项为:

α(X) =∑
2n

k = 1
{max[0, gk(X)]}

2
(14)

式中: r 为惩罚项中的惩罚因子; α(X) 为惩罚项;
 

gk(X)为第 k 个不等式约束函数, k = 1, 2, …, 2n;
f(X, r)为包含惩罚项的转矩均方差最小的优化目标

函数。
2. 3　 标定模型优化求解

复合形法是求解约束最优化问题的一种重要的

直接解法, 计算速度快, 求解精度高, 适用于中小

型优化问题求解。 该优化设计问题涉及的优化设计

变量少, 计算量少, 容易收敛。 基于复合形算法的

主传动系统参数标定流程参考文献 [12] 建立。

3　 实验与结果分析

3. 1　 实验设备

为验证所建立的主传动系统参数标定模型的有

效性, 在图 2 所示的中国一重集团有限公司开发的

重载伺服压力机上进行实验。 主传动系统采用伺服

电机+行星减速机+曲柄肘杆机构+滑块的方案, 共

采用 4 台同步伺服电机、 4 台行星减速机和 2 套曲

柄时杆机构, 每 2 台伺服电机通过 2 台行星减速机

分别与 1 根曲柄轴前后端联接, 共同驱动曲柄轴旋

转, 进而带动曲柄肘杆机构末端的滑块做直线往复

运动。

图 2　 25000
 

kN 重载伺服压力机

Fig. 2　 25000
 

kN
 

heavy
 

duty
 

servo
 

press

伺服压力机公称压力为 25000
 

kN, 滑块行程为

1200
 

mm, 配备 1 台 6000
 

kN 液压拉伸垫。 同步伺服

电机的主要参数为: 额定功率为 380
 

kW, 额定转矩

为 6050
 

N·m, 额定转速为 600
 

r·min-1, 最大转矩

为 11400
 

N·m, 最大转速为 1000
 

r·min-1, 扭矩常

数为 8. 7
 

N·m·A-1。
根据 25000

 

kN 伺服压力机的施工图纸和经验计

算公式, 计算出主传动系统机械特性参数的理论值,
分别为 Jm = 7. 81

 

kg·m2, Je = 44320
 

kg·m2, ms =
85000

 

kg, ψ= 1. 15, η= 0. 92, 行星减速机传动比 u
设计为 39. 61。
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3. 2　 实验方法

采用液压拉伸垫恒定顶出力来模拟汽车覆盖件

的冲压成形力, 同时设定液压拉伸垫预加速功能,
减少上、 下模具接触时因速度差导致的冲击力, 防

止产生较大的突变转矩。
具体的实施步骤如下:
(1) 设定液压垫恒定顶出力为 3000

 

kN, 顶出

位移为 200
 

mm, 来模拟汽车覆盖件的冲压成形力;
(2) 根据拉伸垫顶出位移规划滑块的运动轨迹曲

线, 伺服压力机采用该曲线连续运行并打击拉伸垫;
(3) 在滑块打击拉伸垫过程中, 采集 1 个周期

内单台伺服电机的实际运行转矩曲线, 记为 T′ci, 将

偏心轮旋转 1 周分成 360 个等份, 即每个角度采集

1 个转矩值;
(4) 根据主传动系统机械特性参数的理论值,

给定待标定参数的边界范围;
(5) 采用优化计算方法求解, 使得 T′ci与 Tci 的

均方差最小, 得到标定参数组合。
3. 3　 结果与分析

图 3 为采用 VC++软件开发的重载伺服压力机

主传动系统参数标定程序, 设定优化设计变量个数

n= 5, 复合形顶点数 K = 10, 迭代收敛精度 ε1 =
0. 001, 映射系数精度 ε2 = 10-5, 惩罚因子 r = 10。
根据主传动系统机械特性参数的理论值, 取设计变

量 X 的可行域为:
X = (x1, x2, x3, x4, x5) ∈

5, 10; 20000, 60000; 60000, 100000;
1. 0, 1. 3; 0. 75, 0. 95( )

图 3　 主传动系统参数标定程序

Fig. 3　 Calibration
 

program
 

for
 

main
 

transmission
 

system
 

parameters

　 　 标定程序经过 412 次迭代, 耗时 12
 

s, 程序得

到收敛, 表 1 为 25000
 

kN 重载伺服压力机主传动系

统参数的标定结果及对比情况。 可以发现, 受机械

本体加工、 摩擦条件以及实际工况的影响, 给定的

主传动系统参数的理论值与标定值有一定的误差,
尤其是减速机构、 偏心轮等旋转部件的转动惯量的

误差很大, 这主要是由于经验计算时将部分连杆的

转动惯量均添加到偏心轮上, 而实际上部分连杆仅

做摆动运动而不是整周的旋转运动, 使得误差较大。
另外, 主传动系统的总机械效率误差达到了 6%,
对于后续伺服驱动器功率选型、 能量管理系统配置

均有较大的影响。

表 1　 主传统系统参数标定结果及对比

Table
 

1　 Calibration
 

results
 

and
 

comparison
 

of
 

main
 

transmission
 

system
 

parameters

标定参数 理论值 标定值 误差 / %

Jm / (kg·m2 ) 7. 81 8. 42 -7. 2

Je / (kg·m2 ) 44320 30000 47. 7

ms / kg 85000 78728 8. 0

ψ 1. 20 1. 24 -3. 2

η 0. 920 0. 868 6. 0

图 4 为采集的伺服电机实际运行转矩以及基于

主传动系统参数的理论值和标定值分别计算出的理

论转矩曲线, 依次定义为 T0、 T1 和 T2 曲线。 分析

图 4 可知, 在滑块与拉伸垫的接触点即 1. 007
 

s 处,
T1 和 T2 曲线与 T0 曲线相比均有较大的误差, 这是

由于上、 下模具接触时会产生一定的刚性冲击, 导致

伺服电机转矩突变, 而在计算转矩时并未考虑冲击的

影响, 这是计算转矩和实际运行转矩在此处存在较大

图 4　 基于理论值和标定值的重载伺服压力机计算转矩与实际运行

转矩的对比

Fig. 4　 Comparison
 

between
 

calculated
 

torque
 

and
 

actual
 

running
 

torque
 

for
 

heavy
 

duty
 

servo
 

press
 

based
 

on
 

theoretical
 

and
 

calibrated
 

values

误差的原因, 因此, 在分析中剔除冲击转矩数据点更

为合理[13] 。 计算得到的 T1 和 T0 曲线、 T2 和 T0 曲

线的均方差分别为 246. 6 和 138. 2
 

N ·m; 采用式

(8) 计算出的 T0 曲线的有效转矩为 2005. 8
 

N·m,
则 T1、 T2 曲线与 T0 曲线的转矩平均误差分别为
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12. 3%和 6. 9%, 转矩平均误差降低了 5. 4%; 尤其

在加减速最大点处, T1 和 T0 曲线的转矩最大误差

为 74. 2%, 而 T2 和 T0 曲线的转矩最大误差仅为

10. 1%, 转矩的最大误差下降明显。 平均误差和最

大误差均表明基于标定值计算出的转矩 T2 曲线较

T1 曲线与实际运行转矩 T0 曲线更为吻合, 并且在

整条曲线上吻合精度较标定前更为均衡。
为了进一步验证重载伺服压力机主传动系统参

数标定的必要性, 分别采用主传动系统参数的理论

值和标定值来规划针对侧围板冲压的滑块运动轨迹。
采用文献 [14] 中的工艺参数和文献 [15] 中的加

减速控制算法设计滑块的运动轨迹, 依据主传动系

统参数的理论值和标定值分别校核伺服电机的动态

图 5　 基于理论值和标定值的重载伺服压力机的动态限和

热极限对比

Fig. 5　 Comparison
 

of
 

dynamic
 

limits
 

and
 

thermal
 

limits
 

for
 

heavy
 

duty
 

servo
 

press
 

based
 

on
 

theoretical
 

and
 

calibrated
 

values

限和热极限, 如图 5 所示。 对于同步伺服电机, 其

在高转速状态下的最大允许转矩因受电压限制而降

低, 应保证伺服电机实际运行转矩低于转矩动态限

曲线 10%的裕度, 以防止电压波动。 从图 5 中可以

看出: 基于标定值计算出的电机转矩曲线的动态限

和热极限值均在伺服电机动态限安全裕度曲线范围

内, 满足安全校核要求; 而基于理论值计算出的电

机转矩已经超出安全裕度曲线, 这就会带来电压波

动或不能正常工作的风险。 为了将电机转矩降低到

动态限安全裕度曲线范围内, 需要降低伺服电机的

加速度, 基于标定值的伺服电机最大加速度为

2344. 4
 

r·(min·s) -1, 而基于理论值的伺服电机的

最大加速度仅为 2186. 5
 

r·( min·s) -1, 可以看出,
伺服电机的加速度有一定程度的降低, 同时也降低

了冲压生产节拍。 采用大型伺服压力机拉深工艺轨

迹规划及优化设计方法[16] , 计算得到基于理论值和

标定值的冲压生产节拍分别为每分钟 12. 3 件和每分

钟
 

12. 4 件, 对于主机厂批量生产汽车覆盖件的模式

来说, 每分钟提高 0. 1 件的生产节拍会产生较为可

观的经济效益。 实验结果表明, 本文提出的重载伺

服压力机主传动系统参数标定方法具有较好的标定

效果, 能够保证伺服电机长期安全稳定运行, 并能

提高一定的冲压生产节拍。

4　 结论

(1) 针对重载伺服压力机主传统系统参数不准

确而带来的电压波动或伺服电机无法正常工作的问

题, 提出了一种面向重载伺服压力机的主传动系统

参数标定方法。 实验表明, 采用标定的主传动系统

参数, 伺服电机理论计算转矩与实际运行转矩的平

均误差从 12. 3%降低至 6. 9%, 最大误差从 74. 2%
降低至 10. 1%, 冲压生产节拍每分钟可提高 0. 1 件,
既能够保证伺服电机长期安全稳定运行, 同时又能

够提高一定的冲压生产节拍, 证明了该标定方法的

有效性和必要性。
(2) 基于主传动系统机械特性参数的模块化分

类和定义, 开发了重载伺服压力机主传动系统参数

标定程序, 适用于采用不同减速机构或不同连杆机

构的主传动系统, 可移植性好, 可直接用于其他结

构类型的重载伺服压力机主传动系统参数标定。
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