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四象限工况单双泵控差动缸控制性与效率对比
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摘要：针对单泵控差动缸闭式系统需要补油单元及在负载方向频繁变化下运行速度波动的问题，提出了一种以液

压蓄能器为低压油箱、单伺服电机驱动双定量泵的变转速双泵控差动缸闭式系统及其控制方法。分析了变转速单

泵和双泵控差动缸闭式系统在四象限工况下的运行原理。在 Ｍａｔｌａｂ／Ｓｉｍｕｌｉｎｋ中建立了液压挖掘机工作装置机构

模型、单泵和双泵控差动缸闭式系统模型、速度开环和速度前馈加闭环的控制系统，并对所构建的双泵控差动缸模

型进行了局部试验验证。以斗杆速度和铲斗空载为输入，通过仿真对单泵和双泵控缸闭式系统在挖掘机斗杆液压

缸四象限工况下的控制性和效率进行了对比分析。结果表明，所提出的采用速度前馈加闭环控制的双泵控差动缸

闭式系统，虽然总效率较单泵控差动缸闭式系统降低了 ４个百分点，但实现了差动缸流量的平衡，解决了由四象限

工况造成的速度波动问题，且最大位移误差仅为 ４ｍｍ，系统及其控制方法对于差动缸的四象限工况运行是切实可

行的。
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０　引言

电液控制系统有阀控系统和泵控系统两大类。

能源短缺和环境污染问题的日趋严重，使能量利用

率较低的电液控制系统成为节能减排研究的热点。

阀控系统管路损失大、系统效率低，大量的重力势能

和制动能转为热能，造成系统发热；与阀控系统相

比，泵控系统取消了流量控制阀，消除了节流损失，

大大提高了系统效率。

泵控缸系统包括泵控对称缸和泵控非对称缸

（差动缸）。泵控对称缸技术起步相对较早
［１］
，并已

在飞机控制等系统中得到了广泛应用
［２］
。而泵控

差动缸由于液压缸两侧的有效工作面积不一致导致

流量不平衡，许多学者和研究机构对此开展了相关

研究
［３］
。如采用双电动机双定量泵或多泵

［４－７］
、单

电动机驱动单定量泵或变量泵加补偿回路
［８－１２］

、单

电动机驱动专用非对称泵
［３，１３－１６］

来实现差动缸的

流量平衡。

其中，单电动机驱动单定量泵或变量泵控差动

缸系统的动力元件相对较少、结构相对简单，但需要

较大流量的补偿回路，且在速度方向不变、负载方向

改变时，易出现大幅度的速度和压力波动。为提高

该系统平稳性，需要采用复杂控制策略来抑制速度

波动
［１７－１８］

。为此，本文提出一种单电动机驱动双定

量泵控差动缸的系统方案及控制方法，建立变转速

单泵和双泵控差动缸系统模型，开展双泵控缸试验，

通过仿真分析对比两种系统性能。

１　系统结构和四象限工况运行原理

图 １　变转速单泵控差动缸系统原理图

Ｆｉｇ．１　Ｓｃｈｅｍａｔｉｃｏｆｓｉｎｇｌｅｐｕｍｐｃｏｎｔｒｏｌｌｅｄ

ｄｉｆｆｅｒｅｎｔｉａｌｃｙｌｉｎｄｅｒｗｉｔｈｖａｒｉａｂｌｅｓｐｅｅｄ
１．差动液压缸　２、３．液控单向阀　４．双向定量泵／马达　５．伺服

电动机／发电机　６．液压蓄能器

１１　变转速单泵控差动缸系统

变转速单泵控差动系统主要包括差动液压缸、

一对为低压侧补油或排油的液控单向阀、双向定量

泵／马达、用于代替低压油箱的液压蓄能器以及伺服
电动机／发电机，如图１所示。

根据液压系统对外做功或者进行能量回收可

将该系统的４种工况分为以下两类：对外做功———
外力 Ｆ方向与活塞杆速度 ｖ的方向相反，见图２中
的Ⅱ和Ⅳ象限。此时，进油腔为高压腔，泵／马达
工作在泵工况，电动机／发电机则为电动机工况。
能量回收———外力 Ｆ与活塞杆速度 ｖ的方向相同，
见图 ２中的Ⅰ和Ⅲ象限。此时，回油腔为高压腔，
泵／马达工作在马达工况，电动机／发电机则为发
电机工况。

图 ２　变转速单泵控差动缸四象限工况图

Ｆｉｇ．２　Ｆｏｕｒｑｕａｄｒａｎｔｏｐｅｒａｔｉｎｇｐｒｉｎｃｉｐｌｅｄｉａｇｒａｍｏｆｓｉｎｇｌｅ

ｐｕｍｐｃｏｎｔｒｏｌｌｅｄｄｉｆｆｅｒｅｎｔｉａｌｃｙｌｉｎｄｅｒｗｉｔｈｖａｒｉａｂｌｅｓｐｅｅｄ
　
假设泵／马达在泵工况和马达工况下的泄漏相

同，忽略液压缸的泄漏，对四象限工况运行原理进行

分析。

（１）Ⅰ象限中，泵／马达工作在马达工况，高压
腔即控制腔为小腔 Ｂ；则液压缸速度 ｖⅠ与转速 ｎ的
关系为

ｖⅠ ＝（ｎＶ＋ｑＬ）／ＡＢ （１）

式中　ＡＢ———小腔 Ｂ工作面积，ｍ
２

Ｖ———泵／马达额定排量，ｍ３／ｒ
ｑＬ———泵／马达泄漏流量，ｍ

３／ｓ
（２）Ⅱ象限中，泵／马达工作在泵工况，控制腔

为大腔 Ａ，则液压缸速度 ｖⅡ与转速 ｎ的关系为
ｖⅡ ＝（ｎＶ－ｑＬ）／ＡＡ （２）

式中　ＡＡ———液压缸大腔 Ａ工作面积，ｍ
２

（３）Ⅲ象限中，泵／马达工作在马达工况，控制
腔为大腔 Ａ，则液压缸速度 ｖⅢ与转速 ｎ的关系为

ｖⅢ ＝（ｎＶ＋ｑＬ）／ＡＡ （３）
（４）Ⅳ象限中，泵／马达工作在泵工况，控制腔

为小腔 Ｂ，则液压缸速度 ｖⅣ与转速 ｎ的关系为
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ｖⅣ ＝（ｎＶ－ｑＬ）／ＡＢ （４）
液压缸活塞杆伸出过程（Ⅰ和Ⅱ象限）或缩回

过程（Ⅲ和Ⅳ象限）中 ，若负载方向发生改变，使控
制腔发生交换，将导致活塞杆速度的剧烈波动；假设

泵／马达转速 ｎ不变且总泄漏系数均为 ＫＬ，则速度
比 α为

α＝
ｖⅠ
ｖⅡ
＝
ｖⅢ
ｖⅣ
＝
（ｎＶ＋ｑＬ）ＡＡ
（ｎＶ－ｑＬ）ＡＢ

＝
（１＋ＫＬ）ＡＡ
（１－ＫＬ）ＡＢ

×１００％

（５）
假设泵／马达的总泄漏系数 ＫＬ为 ４％ ～９％，

ＡＢ／ＡＡ＝０６４（差动缸杆径为３０ｍｍ，缸径为５０ｍｍ），
则速度波动率（１－α）为 １２８％ ～３０８％。随着泄
漏流量和面积比的增加，其速度波动愈剧烈。

１２　变转速双泵控差动缸系统
为了克服在液压缸伸出或缩回时，因负载方向

改变引起的速度大幅度波动而影响系统平稳性和精

确性，提出一种变转速双泵控差动缸的系统方案，见

图３。该系统包括差动液压缸、一对用于防止气蚀
的单向阀、代替油箱的低压液压蓄能器、一对排量比

与液压缸面积比基本一致的定量泵／马达以及伺服
电动机／发电机。

图 ３　变转速双泵控差动缸系统原理图

Ｆｉｇ．３　Ｓｃｈｅｍａｔｉｃｏｆｄｏｕｂｌｅｐｕｍｐｃｏｎｔｒｏｌｌｅｄ

ｄｉｆｆｅｒｅｎｔｉａｌｃｙｌｉｎｄｅｒｗｉｔｈｖａｒｉａｂｌｅｓｐｅｅｄ
１．差动液压缸　２、３．单向阀　４、６．定量泵／马达　５．伺服电动

机／发电机　７．液压蓄能器
　

同样根据施加在液压缸活塞杆上的外力 Ｆ和
运行速度 ｖ，将其分为如图４所示的４种工况。在能
量回收工况中，Ⅰ象限的泵／马达 Ｂ和Ⅲ象限的泵／
马达 Ａ处于马达工况；在对外做功工况中，Ⅱ象限
的泵／马达 Ａ和Ⅳ象限的泵／马达 Ｂ处于泵工况。

在活塞伸出或缩回过程中，假设泵／马达的转速
ｎ不变且泄漏流量 ｑＬ的系数均为 ＫＬ，由于外力方向
改变，导致工况在第Ⅰ和Ⅱ象限之间或第Ⅲ和Ⅳ象
限之间相互切换时，其速度比分别为

ｖⅠ
ｖⅡ
＝
（１＋ＫＬ）ｎＶＢＡＡ
（１－ＫＬ）ｎＶＡＡＢ

＝
１＋ＫＬ
１－ＫＬ

Ｒｒｅａｌ
Ｒｉｄｅａｌ

（６）

ｖⅢ
ｖⅣ
＝
（１＋ＫＬ）ｎＶＡＡＢ
（１－ＫＬ）ｎＶＢＡＡ

＝
１＋ＫＬ
１－ＫＬ

Ｒｉｄｅａｌ
Ｒｒｅａｌ

（７）

式中　ＶＡ、ＶＢ———泵／马达 Ａ、Ｂ额定排量，ｍ
３／ｒ

Ｒｉｄｅａｌ———系统中液压缸小腔面积 ＡＢ与大腔
面积 ＡＡ之比

Ｒｒｅａｌ———泵／马达 Ｂ和 Ａ的排量比

图 ４　变转速双泵控差动缸四象限工况图

Ｆｉｇ．４　Ｆｏｕｒｑｕａｄｒａｎｔｏｐｅｒａｔｉｎｇｐｒｉｎｃｉｐｌｅｄｉａｇｒａｍｏｆｄｏｕｂｌｅ

ｐｕｍｐｃｏｎｔｒｏｌｌｅｄｄｉｆｆｅｒｅｎｔｉａｌｃｙｌｉｎｄｅｒｗｉｔｈｖａｒｉａｂｌｅｓｐｅｅｄ
　
在速度方向不变，负载方向改变，泄漏系数 ＫＬ

为４％ ～９％时，速度波动率为 ８３％ ～１９８％。因
此，此系统宜选择容积效率较高的定量泵。

为减小或者避免因负载方向改变而导致速度大

幅度波动，选型中应使 Ｒｉｄｅａｌ与 Ｒｒｅａｌ相等或者基本相
等。但实际中由于泵／马达排量比 Ｒｒｅａｌ受限于厂家
生产的泵／马达的规格型号，难免导致有一定的选型
偏差。此时，排量不足的一侧回油过慢引起压力逐

渐升高，导致系统效率在一定程度上降低
［１９］
。选型

偏差为

Ｒｄｅｖｉａｔｉｏｎ＝
Ｒｒｅａｌ－Ｒｉｄｅａｌ
Ｒｉｄｅａｌ

（８）

系统中，为了避免油液压缩或者膨胀、液压缸和

泵／马达的泄漏以及选型偏差而引起气蚀，增加了一
对单向阀来实现低压侧的补油。

综上所述，可知变转速双泵控差动系统较单泵

控差动缸系统具有更好的速度控制特性。

２　系统建模

为了模拟液压系统的四象限工况，以１ｔ微型液
压挖掘机工作装置中的斗杆液压缸为研究对象，分

别建立工作装置模型、泵控缸液压系统模型以及控

制系统模型，并在 Ｍａｔｌａｂ／Ｓｉｍｕｌｉｎｋ环境中进行联合
仿真。

建模中，由于伺服电机响应远高于液压系统响

应，可直接将其视为一个惯性环节
［１４］
，并假定电机／

发动机效率为９５％。
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２１　机械结构模型
在 ＰＴＣＣｒｅｏ中创建工作装置的三维模型，并导

入到 Ｍａｔｌａｂ／Ｓｉｍｕｌｉｎｋ得到机械结构模型，如图 ５所
示。

图 ５　工作装置模型

Ｆｉｇ．５　Ｍｅｃｈａｎｉｃａｌｍｏｄｅｌｏｆｆｒｏｎｔａｔｔａｃｈｍｅｎｔｏｆ

ｍｉｃｒｏｅｘｃａｖａｔｏｒ
　
模型中动臂、斗杆和铲斗的结构尺寸、质量、重

心坐标位置分别按照拆解测量的数值来设定，其中

液压缸参数见表１。

表 １　液压缸参数

Ｔａｂ．１　Ｐａｒａｍｅｔｅｒｓｏｆｃｙｌｉｎｄｅｒｓ

元件 全缩长／ｍｍ 行程／ｍｍ 缸径／ｍｍ 杆径／ｍｍ 质量／ｋｇ

动臂 ６９２ ３２５ ６０ ３０ １６

斗杆 ６６０ ４１０ ５０ ３０ １１

铲斗 ５２５ ２９２ ５０ ３０ ９

２２　液压系统建模
变转速单泵和双泵控差动缸的液压系统构成基

本相同，包括差动液压缸、泵／马达、液压蓄能器和液
压管路。建立模型后，根据实际元件的参数和样本

资料，分别设置具体参数。

２２１　油液弹性模量模型
仿真中，采用了简化的 Ｎｙｋｎｅｎ油液体积弹性

模量模型
［２０－２１］

，其公式为

β
[ (

＝

ｐ０ )ｐ
１
Ｎ

Ｘ０＋１－Ｘ ]０
２

Ｘ０ (Ｎｐ
ｐ０ )ｐ

１
Ｎ

＋
１－Ｘ０
βｌｉｑ

（９）

式中　ｐ０———初始工作压力，Ｐａ
ｐ———当前工作压力，Ｐａ
Ｎ———气体多变指数
Ｘ０———油液中相对的空气含量
βｌｉｑ———特定温度下的体积油液弹性模量，Ｐａ

２２２　液压缸模型
差动缸两端的流体连续性方程为

Ｖ０Ａ＋（Ｓ－ｘ）ＡＡ
β

ｐ·Ａ＝ＱＡ－ｃｉ（ｐＡ－ｐＢ）－（Ｖ０Ａ－ｘ
·ＡＡ）

（１０）
Ｖ０Ｂ＋ｘＡＢ
β

ｐ·Ｂ＝ＱＢ＋ｃｉ（ｐＡ－ｐＢ）－（Ｖ０Ｂ＋ｘ
·ＡＢ）

（１１）
式中　ｃｉ———液压缸内泄漏系数，ｍ

３／（Ｐａ·ｓ）
Ｓ———液压缸行程，ｍ

Ｖ０Ａ、Ｖ０Ｂ———液压缸 Ａ、Ｂ侧的死区容积，ｍ
３

ＱＡ、ＱＢ———液压缸 Ａ、Ｂ流量，ｍ
３／ｓ

ｐＡ、ｐＢ———液压缸 Ａ、Ｂ工作压力，Ｐａ
ｘ———活塞位置，ｍ

液压缸负载 ＦＬ是液压力和粘性摩擦力的合力，
即

ＦＬ＝ｐＡＡＡ－ｐＢＡＢ－Ｆｒ－Ｆｅｎｄ （１２）
式中　Ｆｒ———粘性摩擦力，Ｎ

Ｆｅｎｄ———终端缓冲力，Ｎ
其中，摩擦力 Ｆｒ采用典型的摩擦力模型（ＬｕＧｒｅ

模型）计算得到，且模型中的参数已通过试验验证，

实现摩擦力随着速度而非线性变化
［２２］
。

２２３　泵／马达模型
由于齿轮泵／马达的泄漏中，仅 １０％为外泄

漏
［２３］
，故在此简化了外泄漏，取总泄漏来作为泵／马

达的泄漏参数。泵／马达选用可工作于四象限的齿
轮马达，如 ＢｏｓｃｈＲｅｘｒｏｔｈ、Ｈｙｄａｃ、Ｖｉｖｏｉｌ等公司的产
品；当泵／马达工作在泵和马达工况时，其流量为理
论流量减去或加上总泄漏流量，即

ｑＰＭ ＝
ｎＶ－ｑＬ （泵工况）

ｎＶ＋ｑＬ （马达工况{ ）
（１３）

泵／马达的泄漏流量与泵／马达进出口的压差、
油液粘度、端面间隙、齿间间隙等相关，考虑到总泄

漏流量 ｑＬｅａｋ与压差基本呈线性关系
［２４］
，本文采用与

压差和油液粘度相关的泵／马达解析模型为［２５］

ｑＬｅａｋ＝ＫＨＰΔｐ （１４）

其中 ＫＨＰ＝
νＮｏｍ
ρν
ρＮｏｍωＮｏｍＶ
ΔｐＮｏｍ

（１－ηＶ，Ｎｏｍ）

式中　ＫＨＰ———Ｈａｇｅｎ Ｐｏｉｓｅｕｉｌｌｅ管中层流系数

ηＶ，Ｎｏｍ———额定工况（粘度、密度以及角速
度）下的容积效率

νＮｏｍ———额定容积效率下油液运动粘度，ｍ
２／ｓ

ρＮｏｍ———额定容积效率下油液密度，ｋｇ／ｍ
３

ωＮｏｍ———额定容积效率下泵角速度，ｒａｄ／ｓ

ΔｐＮｏｍ———额定容积效率下压力增益，Ｐａ

ρ———油液密度，ｋｇ／ｍ２

ν———油液运动粘度，ｍ２／ｓ

Δｐ———泵／马达的进出口压差，Ｐａ
泵／马达运行在泵和马达工况时，其转矩为

ＴＰＭ ＝
ＶΔｐ＋Ｔｒ （泵工况）

ＶΔｐ－Ｔｒ （马达工况{ ）
（１５）

式（１５）中泵／马达的摩擦力矩 Ｔｒ取决于其进出

口压差
［２５］

Ｔｒ＝Ｔ０＋ＫＴＰ｜Δｐ｜ （１６）

２１４ 农　业　机　械　学　报　　　　　　　　　　　　　　　　　２０１８年



其中 ＫＴＰ＝
Ｖ

２π×１０ (６ ηＶ，ＮｏｍηＴｏｔａｌ )－１

式中　Ｔ０———空载时的摩擦力矩，Ｎ·ｍ
ＫＴＰ———压力增益系数
ηＴｏｔａｌ———泵／马达的总效率

根据 Ｈｙｄａｃ外啮合齿轮泵的样本进行选型，其
中单泵系统采用表 ２中泵／马达 Ａ，而双泵则采用
了泵／马达 Ａ和 Ｂ，分别位于液压缸大腔侧和小腔
侧。

表 ２　泵／马达模型参数

Ｔａｂ．２　Ｐａｒａｍｅｔｅｒｓｏｆｐｕｍｐ／ｍｏｔｏｒｍｏｄｅｌｓ

　　　参数 泵／马达 Ａ（单泵系统） 泵／马达 Ｂ

排量／（ｃｍ３·ｒ－１） ６６７ ４２７

转速／（ｒ·ｍｉｎ－１） １４５０ １４５０

４０℃运动粘度／（ｍｍ２·ｓ－１） ３６ ３６

４０℃密度／（ｋｇ·ｍ－３） ８６０ ８６０

额定压力／ＭＰａ ２３ ２５

容积效率／％ ９５４ ９４０

机械效率／％ ８５４ ８３３

空载转矩／（Ｎ·ｍ） ０５ ０５

２２４　液压蓄能器模型
液压蓄能器内理想气体的热力学方程为

ｐ０ＡｃｃＶ
Ｎ
０Ａｃｃ＝ｐＡｃｃＶ

Ｎ
Ａｃｃ （１７）

式中　Ｖ０Ａｃｃ———液压蓄能器在初始状态下的工作容

积，ｍ３

ｐ０Ａｃｃ———液压蓄能器在初始状态下的压力，Ｐａ

ＶＡｃｃ———蓄能器在工作状态下的容积，ｍ
３

ｐＡｃｃ———蓄能器在工作状态下的压力，Ｐａ
将式（１７）在工作点附近进行泰勒级数展开，并

省略高次项可得

ｐ·Ａｃｃ＝－
Ｎｐ０Ａｃｃ
Ｖ０Ａｃｃ

Ｖ
·

Ａｃｃ （１８）

液压蓄能器的流量为

ｑＡｃｃ＝
ｄＶＡｃｃ
ｄｔ

（１９）

２２５　管路压力损失
将管路部分处视为静态容腔，其内部压力变

化为

ｐ·Ｈ ＝
β
ＶＨ
（ｑＨ１－ｑＨ２） （２０）

式中　ＶＨ———管路部分容腔总容积，ｍ
３

ｑＨ１、ｑＨ２———管路的进、出流量，ｍ
３／ｓ

液压管路损失为

Δｐｌｏｓｓ＝ｆ
Ｌ＋Ｌｅｑ
ＤＨ

ρ
２Ａ２
ｑ｜ｑ｜ （２１）

其中

ｆ＝

６４／Ｒｅ （Ｒｅ≤ＲｅＬ）

ｆＬ＋
ｆＴ－ｆＬ
ＲｅＴ－ＲｅＬ

（ＲｅＴ－ＲｅＬ） （ＲｅＬ＜Ｒｅ＜ＲｅＴ

[

）

(－１８ｌｇ ６９
Ｒｅ (＋ ｒ／ＤＨ )３７ ) ]１１１ －２

（Ｒｅ≥ＲｅＴ











 ）

Ｒｅ＝
ｑＤＨ
Ａν

（２２）

式中　Δｐｌｏｓｓ———管路压力损失，Ｐａ

ｑ———通过管路的流量，ｍ３／ｓ
Ｒｅ———雷诺数
ＲｅＬ———层流时雷诺数
ＲｅＴ———紊流时雷诺数
ｆＬ———临界层流时摩擦因数
ｆＴ———临界紊流时摩擦因数

Ａ———管路横截面积，ｍ２

ＤＨ———管路水力半径，ｍ
Ｌ———管路长度，ｍ
Ｌｅｑ———局部损失等效管路长度，ｍ
ｒ———管路内壁的粗糙度，ｍ

２２６　能耗和效率模型
系统中液压缸功率 ＰＣｙｌ和泵／马达功率 ＰＰＭ分

别为

ＰＣｙｌ＝（ｐＡＡＡ－ｐＢＡＢ）ｘ
·

（２３）

ＰＰＭ ＝
２πｎ（ＶΔｐ＋Ｔｒ） （泵工况）

２πｎ（ＶΔｐ－Ｔｒ） （马达工况{ ）
（２４）

取电动机／发电机效率为 ９５％，则在泵工况和
马达工况的电动机功率 ＰＥＭ为

ＰＥＭ ＝
（ＰＰＭ，Ａ＋ＰＰＭ，Ｂ）／０９５ （ＰＰＭ，Ａ＋ＰＰＭ，Ｂ≥０）

０９５（ＰＰＭ，Ａ＋ＰＰＭ，Ｂ） （ＰＰＭ，Ａ＋ＰＰＭ，Ｂ＜０{ ）

（２５）

液压缸对外做功 ＥＣｙｌ、泵／马达消耗的能量 ＥＰ和
电动机输入能量 ＥＥＭ分别为

ＥＣｙｌ＝∫ＰＣｙｌｄｔ　（ＰＣｙｌ＞０） （２６）

ＥＰ＝∫ＰＰＭｄｔ　（ＰＰＭ ＞０） （２７）

ＥＥＭ ＝∫ＰＥＭｄｔ　（ＰＥＭ ＞０） （２８）

液压缸回馈的能量 ＥＰｏ、泵／马达输出的能量 ＥＭ
和电动机输出的能量 ＥＧｅｎ分别为

ＥＰｏ＝－∫ＰＣｙｌｄｔ　（ＰＣｙｌ＜０） （２９）

ＥＭ ＝－∫ＰＰＭｄｔ　（ＰＰＭ ＜０） （３０）

ＥＧｅｎ＝－∫ＰＥＭｄｔ　（ＰＥＭ ＜０） （３１）

３１４第 １２期　　　　　　　　　　　　张树忠 等：四象限工况单双泵控差动缸控制性与效率对比



液压系统效率 ηＣｙｌ为液压缸做功 ＥＣｙｌ与电机输
入能量 ＥＥＭ之比；而势能回收效率 ηＰｏ则为电机输出
能量 ＥＧｅｎ与液压缸回馈能量 ＥＰｏ之比，即

ηＣｙｌ＝
ＥＣｙｌ
ＥＥＭ

（３２）

ηＰｏ＝
ＥＧｅｎ
ＥＰｏ

（３３）

３　速度开环和闭环控制方法

３１　速度开环控制
若不考虑系统泄漏、油液压缩和膨胀等因素，则

目标速度 电动机转速 液压缸速度之间存在一定的

比例关系 Ｋｖｎ（液压缸大腔 Ａ和小腔 Ｂ为控制腔时
的增益分别为 ＫＡ，ｖｎ和 ＫＢ，ｖｎ），见表３。

表 ３　前馈比例增益

Ｔａｂ．３　Ｐｒｏｐｏｒｔｉｏｎａｌｇａｉｎｏｆｆｅｅｄｆｏｒｗａｒｄ

系统
大腔为控制腔

ＫＡ，ｖｎ

小腔为控制腔

ＫＢ，ｖｎ

增益比

ＫＡ，ｖｎ／ＫＢ，ｖｎ
单泵系统 ｖＡＡ／Ｖ ｖＡＢ／Ｖ ＡＡ／ＡＢ
双泵系统 ｖＡＡ／ＶＡ ｖＡＢ／ＶＢ Ｒｒｅａｌ／Ｒｉｄｅａｌ

　　２个系统模型的结构和速度开环控制见图 ６。
通过给定速度信号，并经比例放大转换成转速信号，

采用矢量控制电动机的转速来调节流量以达到控制

液压缸速度的目的。根据表 ３，可知单泵控制差动
缸系统在负载方向改变时，必须采用复杂控制策略

来抑制其速度波动，即采用反馈来判断或者预测控

制哪一侧为控制腔进而给出相应的增益，本模型中

采用两侧的压差ΔｐＡＢ＝ｐＡ －ｐＢ来判断控制腔（压力

图 ６　开环控制系统结构图

Ｆｉｇ．６　Ｓｃｈｅｍａｔｉｃｓｏｆｏｐｅｎｌｏｏｐｖｅｌｏｃｉｔｙｃｏｎｔｒｏｌ
　

高的一侧为控制腔）。

３２　速度闭环控制
仅对系统速度开环控制，抗干扰能力差，即速度

受外界负载等的波动而波动。因此，对系统进行速

度前馈控制的同时，增加速度闭环对速度偏差进行

动态补偿实现对速度的精确控制，见图７。

图 ７　速度前馈和闭环控制系统结构图

Ｆｉｇ．７　Ｓｃｈｅｍａｔｉｃｓｏｆｖｅｌｏｃｉｔｙｆｅｅｄｆｏｒｗａｒｄａｎｄｃｌｏｓｅｄｌｏｏｐｃｏｎｔｒｏｌ
　

４　液压系统模型验证

为了证明所建立泵控缸液压系统模型的可行

性，以单伺服电机驱动双定量泵控差动缸的微型

起重机来开展局部验证，其仿真模型如图 ８所示。
所搭建的测试回路和数据采集系统原理如图 ９所
示

［２６］
。在载荷为 １２０ｋｇ，电机输入最高转速为

７５０ｒ／ｍｉｎ的工况下，采用开环控制对液压缸的位
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移、进出口压力进行测试。将仿真结果与试验结果

对比可知，位移和速度曲线基本吻合（图 １０），但由
于试验中的管路相对较长、系统泄漏和油液压缩等，

在启动时有一定的滞后。在 ６～１２ｓ时，由于系统
的泄漏（包括液压泵和液压缸内外泄漏），负载有一

定的下滑。

图 ８　Ｓｉｍｕｌｉｎｋ仿真模型

Ｆｉｇ．８　Ｓｉｍｕｌｉｎｋｍｏｄｅｌｓ
　

图 ９　试验现场与测试原理图

Ｆｉｇ．９　Ｐｉｃｔｕｒｅｏｆｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔａｎｄｓｃｈｅｍａｔｉｃ
　

图 １０　液压缸位移和速度曲线

Ｆｉｇ．１０　Ｐｏｓｉｔｉｏｎａｎｄｖｅｌｏｃｉｔｙｏｆｃｙｌｉｎｄｅｒ
　

　　液压缸两腔的压力如图１１所示，在液压缸伸出
后期（３～６ｓ），由于液压泵／马达 Ｂ的排量不足而回
油过慢导致液压缸小腔 Ｂ腔的升力升高，进而使大
腔 Ａ腔压力升高。由图 １１可知，仿真压力与测试
结果趋势一致，证明了所构建模型用于后续仿真研

究是可行的。

５　仿真结果与分析

在仿真中，斗杆的四象限运行过程如图 １２所

图 １１　液压缸两腔压力曲线

Ｆｉｇ．１１　ＰｒｅｓｓｕｒｅｏｆｃｙｌｉｎｄｅｒｃｈａｍｂｅｒｓＡａｎｄＢ
　
示，斗杆液压缸从０ｍ处伸出到０４ｍ处，再缩回到
原来的位置，其中图 １２ｃ和 １２ｅ处于负载方向改变
过渡阶段。在运行中，保持动臂液压缸和铲斗液压

缸锁定，输入零载荷（铲斗为空载）和速度信号给斗

杆液压缸（图 １３ａ中的参考速度），其中参考位移为
参考速度的积分。

图 １２　挖掘机斗杆四象限工作过程

Ｆｉｇ．１２　Ｖｉｓｕａｌｉｚａｔｉｏｎｏｆｆｏｕｒｑｕａｄｒａｎｔｏｐｅｒａｔｉｏｎｏｆｓｔｉｃｋ
　
５１　开环控制运行过程及能耗分析

采用图 ６的控制方法，基于构建的单、双泵系
统模型进行仿真，得到如图 １３所示斗杆四象限工
况单双泵控缸开环控制特性。根据工作象限可分

成 ４个阶段来进行特性分析：①阶段 １０～３３ｓ
中，在斗杆的重力作用下，液压缸负值负载伸出，

控制腔为液压缸小腔 Ｂ，单泵控缸和双泵控缸的速
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度和位移曲线基本重合。单泵系统速度超调量略

大。②阶段 ３３～４５ｓ，由于斗杆的负载方向变成
正值负载，使得控制腔由小腔 Ｂ切换到大腔 Ａ，速
度产生了波动；在 ３５ｓ时（ａ点），单泵系统采用
了两侧的压差Δｐ＝ｐＡ －ｐＢ来判断控制腔，速率误
差率为 ７１％。而双泵系统的速度误差率仅为
２５％，可见由于负载方向改变引起的控制腔切换
导致单泵控缸的速度波动幅度较大，而双泵系统

的速度则较稳定。在 ３５～４５ｓ，由液压缸的液压
力近似为零，而两腔压力又很低，控制腔频繁切

换，因此速度较不稳定，如单泵系统中 ４０ｓ（ｂ点
２５３％）和 ４３ｓ（ｃ点 ２４％）的速度波动，双泵系
统中速度逐渐降低（误差率由 ２５％逐渐升高到
７４％）。③阶段 ５６～６０ｓ，由于负载方向改变
引起的控制腔的切换，再次使单泵和双泵系统的

速度出现较大 幅 度 的 波 动 （分 别 为 ６４４％ 和
１９８％）。④阶段 ６０～９０ｓ，单泵系统和双泵系
统的速度跟踪性能基本相同。

图 １３　速度开环控制性能对比

Ｆｉｇ．１３　Ｔｒａｃｋｉｎｇｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅｃｏｍｐａｒｉｓｏｎｗｉｔｈ

ｏｐｅｎｌｏｏｐｖｅｌｏｃｉｔｙｃｏｎｔｒｏｌ
　
单泵系统和双泵系统在中点 ５ｓ时的位移误差

分别为５、１１ｍｍ，在终点１０ｓ处位移误差分别为１４、
６ｍｍ。可见双泵系统的速度跟踪性能较优。

两个系统的液压缸、泵／马达、电动机的功率分
布分别如图１４所示。第①阶段１０～３３ｓ中，在负
值负载作用下，单泵系统中泵／马达处于马达工况，
可通过电动机将回馈的能量转化为电能。而双泵系

统中，泵／马达 Ａ处于泵工况，存在管路损失、泄漏

图 １４　速度开环控制功率曲线

Ｆｉｇ．１４　Ｐｏｗｅｒｃｏｎｓｕｍｐｔｉｏｎｗｉｔｈｏｐｅｎｌｏｏｐｖｅｌｏｃｉｔｙｃｏｎｔｒｏｌ
　
损失和摩擦损失等。因此虽然泵／马达 Ｂ运行于马
达工况，但电动机仅在 １０～２０ｓ可运行于发电工
况，一定程度上降低了系统效率，特别是能量回收效

率。第②阶段３３～４５ｓ，负载由负切换到正，因此
电动机对外做功。单泵系统中，泵／马达运行于泵工
况。双泵系统中，泵／马达 Ａ运行于泵工况，而泵／
马达 Ｂ基本不做功。第③阶段 ５６～６０ｓ，由于负
载方向的变化，引起工作象限在Ⅲ和Ⅳ中切换，导致

速度产生波动，因而电动机的输出功率也产生了一

定的冲击。第④阶段６０～９０ｓ，泵／马达 Ａ将大腔
的液压油增压送到蓄能器另附加泄漏和摩擦损失，

需要消耗一定的能量，功率相对单泵系统的略高。

由于蓄能器充液过程，压力逐渐升高，损耗的功率逐

渐增加。

两个系统的能耗如图 １５所示，电动机对外做
功、泵／马达消耗的能量、液压缸输出能量、液压缸吸
收的能量（势能）、泵／马达输出的能量以及可发电
的能量分别如表 ４所示。可知，液压缸对外做功
（０８７ｋＪ和０８９ｋＪ），而马达吸收的势能则相差较
大（０１９１ｋＪ和 ００３９ｋＪ），主要是由于双泵系统中
大部分势能消耗在驱动泵／马达 Ａ上，如图 １４中的
第①阶段１０～３３ｓ所示；因而两个系统的能量回
收效率分别为６４３％和１５４％。若不包括再生，单
泵系 统 效 率 约 为 ５９１％，双 泵 系 统 效 率 约 为
５３９％。
５２　速度闭环控制运行过程及能耗分析

采用速度闭环控制后，通过仿真得到如图１６所
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图 １５　速度开环控制能耗曲线

Ｆｉｇ．１５　Ｅｎｅｒｇｙｃｏｎｓｕｍｐｔｉｏｎｗｉｔｈｏｐｅｎ

ｌｏｏｐｖｅｌｏｃｉｔｙｃｏｎｔｒｏｌ
　

表 ４　泵控缸速度开环控制能耗对比

Ｔａｂ．４　Ｅｎｅｒｇｙｃｏｎｓｕｍｐｔｉｏｎｃｏｍｐａｒｉｓｏｎｗｉｔｈｏｐｅｎ

ｌｏｏｐｖｅｌｏｃｉｔｙｃｏｎｔｒｏｌ ｋＪ

电动机 泵 液压缸 势能 马达 再生

单泵 １４７ １４０ ０８７ ０２７８ ０１９１ ０１８１

双泵 １６５ １５７ ０８９ ０２６３ ００３９ ００３７

图 １６　速度闭环控制性能对比

Ｆｉｇ．１６　Ｔｒａｃｋｉｎｇｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅｃｏｍｐａｒｉｓｏｎｗｉｔｈ

ｃｌｏｓｅｄｌｏｏｐｖｅｌｏｃｉｔｙｃｏｎｔｒｏｌ

示的速度和位移跟踪特性。在第①阶段开始时，超

调量相对开环明显减小。第②阶段，工作象限发生

变化时，双泵系统的速度相对较稳定，而单泵系统的

则在 ａ点发生波动（误差率为１０９％）。ｂ点和 ｃ点

则是由系统负载很小，回油背压接近 ０，使得速度出

现较大的波动。在第③阶段时，单泵系统速度误差

率最大为１１２％，而双泵的则为５５％。

两个系统在 ５ｓ处位移误差为 ５ｍｍ左右，而

１０ｓ处位移误差为４ｍｍ。

由于双泵系统速度闭环控制的各部分功率分布

与开环控制系统（图 １４）相近、能量损耗情况与

图１５相近，因此在此不再赘述。通过计算得到表 ５

所示速度闭环控制各部分的能耗情况，包括电动机

对外做功、泵／马达消耗的能量、液压缸输出能量、液

压缸吸收的能量（势能）、泵／马达输出的能量以及

可发 电 的 能 量。可 见，对 液 压 缸 外 做 功 均 为

０８９ｋＪ、液压缸吸收的势能为 ０２６３、０２５２ｋＪ；但双

泵系统由于增加了一个泵／马达而产生泄漏和摩擦

损失，因此所需要的输入能量也略有增加，即反馈的

势能大部分被消耗在所增加的泵／马达上。不包括

再生，单泵系统效率约为 ５６７％，双泵系统效率约

为５２７％。

表 ５　泵控缸速度闭环控制能耗对比

Ｔａｂ．５　Ｅｎｅｒｇｙｃｏｎｓｕｍｐｔｉｏｎｃｏｍｐａｒｉｓｏｎｗｉｔｈｃｌｏｓｅｄ

ｌｏｏｐｖｅｌｏｃｉｔｙｃｏｎｔｒｏｌ ｋＪ

电动机 泵 液压缸 势能 马达 再生

单泵 １５７ １４９ ０８９ ０２６３ ０１９８ ０１８８

双泵 １６９ １６１ ０８９ ０２５２ ００４２ ００４０

５３　对比分析

５３１　控制性能

根据表６速度开环与速度闭环控制单泵和双泵

系统的速度和位移误差进行控制性能对比。

表 ６　速度开环与速度闭环控制泵控缸系统跟踪误差对比

Ｔａｂ．６　Ｔｒａｃｋｉｎｇｅｒｒｏｒｃｏｍｐａｒｉｓｏｎｏｆｐｕｍｐｃｏｎｔｒｏｌｌｅｄ

ｃｙｌｉｎｄｅｒｗｉｔｈｏｐｅｎｏｒｃｌｏｓｅｄｌｏｏｐｖｅｌｏｃｉｔｙｃｏｎｔｒｏｌ

控制

方法
系统

速度误差／（ｍｍ·ｓ－１） 位移误差／ｍｍ

均方根 最大 均方根 最大

开环
单泵 １９ ９７ ８ １５

双泵 １５ ４９ ４ ７

闭环
单泵 ９ ５１ ２ ６

双泵 ９ ３３ ２ ４

　　（１）单泵系统与双泵系统

速度开环控制：相对于单泵系统，双泵系统中速

度最大误差减少了５０％左右，均方根误差约减小了
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２１％；位移最大误差和均方根误差均减小了 ５０％左
右。速度闭环控制：相对于单泵系统，双泵系统中速

度最大误差减少了 ３５％左右，均方根误差不变；位
移最大误差减小了约 ３３％，均方根误差不变。综上
所述，双泵系统的速度开环控制和闭环控制性能均

明显优于单泵系统。

（２）速度开环与闭环控制
以双泵系统为例，闭环控制速度均方根误差降

低了４０％，最大误差减小了 ３３％；位移均方根误差
降低了５０％，最大误差减小了４３％。可见由开环到
闭环控制的控制性能得到较大幅度提升。

５３２　能耗和效率
（１）单泵系统与双泵系统
速度开环控制：单泵和双泵系统分别对液压缸

外做功约为０８７、０８９ｋＪ，忽略势能回收，则单泵系
统的 效 率 （约 ５９１％）高 于 双 泵 系 统 的 效 率
（５３９％）。而两个系统的能量回收效率分别为
６５１％和１４０％，可知双泵系统的能量回收效率较
低，其原因是大部分回馈的势能消耗在所增加泵的

泄漏和摩擦上。

速度闭环控制：两个系统对液压缸外做功均为

０８９ｋＪ、液压缸吸收的势能为 ０２６３、０２５２ｋＪ；但双
泵系统由于增加了一个泵／马达而产生泄漏和摩擦
损失，因此所消耗的能量也略有增加，约增加

７６％。不 包 括 能 量 回 收，单 泵 系 统 的 效 率
（５６７％）高于双泵系统的（５２７％）４个百分点。

（２）速度开环与闭环控制
在同一工况下，采用两种控制方法，对外做功基

本相同，但效率略有降低，单泵系统由原来的

５９１％降低到 ５６７％，降低 ２４个百分点；而双泵
系统的效率则由５３９％降低到 ５２７％，降低 １２个
百分点。可知，速度开环和闭环控制的系统效率基

本相当。

６　结论

（１）采用速度开环控制或速度闭环控制，双泵
系统均消除了四象限工况引起的速度波动，速度控

制性能明显优于单泵系统。在开环控制中，双泵系

统的速度最大误差较单泵系统的减小了 ５０％，均方
根误差减小了 ２１％；在闭环控制中，双泵系统速度
最大误差较单泵系统减小了 ３５％，运行 ０８ｍ位移
（伸出和缩回各０４ｍ）的最大误差仅为４ｍｍ。

（２）速度闭环控制时，双泵系统总效率低于单
泵系统（４个百分点）。两种系统均可通过泵／马达带
动电动机／发动机发电回收负值负载回馈的能量，但
由于双泵系统较单泵系统增加了一个泵所附加的泄

漏和摩擦损失，能量回收效率和系统效率略有降低。

（３）在四象限工况下，双泵系统实现了差动缸
流量的平衡，消除了四象限工况引起的速度波动问

题，同时实现势能和制动能的回收再利用，系统效率

最低为５２７％，是一种切实可行的闭式泵控差动缸
方案。
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