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液压变压器控制挖掘机动臂油缸动态分析
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摘要：采用液压摆动马达直接控制配流盘旋转的斜盘柱塞式新型液压变压器构造了挖掘机动臂液压系统。针对挖

掘机的液压油缸在实际工况中要承受 ２个方向的负载且负载变化频繁剧烈的问题，将动臂油缸无杆腔与压力共轨

高压端相连通，建立了所提出系统的数学模型，并将试验中采集到的挖掘机实际工作过程中动臂油缸的负载数据

作为模型的输入；在分析了液压变压器控制角的合理工作范围并提出增加压力反馈回路的控制策略后，对系统的

速度响应进行了分析。结果表明提出的动臂系统可以较好地跟踪速度目标信号，在变负载情况下鲁棒性强，从而

可以满足工程实际需要。
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　　引言

基于压力共轨（Ｃｏｍｍｏｎｐｒｅｓｓｕｒｅｒａｉｌ，ＣＰＲ）的
液压混合动力技术为挖掘机的节能研究提供了一条

新的途径
［１～３］

。构造基于 ＣＰＲ的混合动力挖掘机
是通过液压变量泵／马达驱动旋转负载，对于驱动直
线负载且不能变量的液压缸则需通过液压变压器控

制
［４］
，前者的原理与二次调节理论基本相似

［５］
，可

应用于挖掘机系统中。但是将液压变压器应用到挖

掘机领域的相关研究较少。文献［６～７］通过仿真
指出利用液压变压器控制液压缸的液压混合动力挖

掘机可比常用的基于负载敏感技术的挖掘机节能

３７％；张树忠等分析了利用传统液压变压器控制动
臂油缸的系统

［８］
。但是，这些研究主要是从能耗角

度且基于理想负载分析的。由于挖掘机有多个液压

缸协调动作，在实际工况中负载变化频繁而且剧烈，

所以构造能够适合挖掘机实际工况且满足动态要求

的系统是节能的前提条件。本文采用液压摆动马达



直接控制配流盘旋转的斜盘柱塞式新型液压变压器

控制挖掘机动臂油缸，通过分析液压变压器控制角

的合理工作范围并提出增加压力反馈回路的控制策

略，研究系统的速度响应。

１　液压变压器控制动臂油缸系统分析

１１　液压变压器的基本原理
新型液压变压器是将两个同轴连接的液压泵／

马达合并成一个元件，一般为轴向柱塞结构，其最大

的特点是配流盘具有 ３个端口［９～１１］
，如图 １所示的

Ａ口、Ｂ口和 Ｔ口，对应的角度分别为 α、β和 γ。这
３个端口分别与ＣＰＲ高压管路、负载以及油箱连接。
液压变压器缸体的转动方向以及转速是由３个端口
的压力通过柱塞作用到斜盘上所产生的转矩和决定

的，所以通过调整配流盘的角度 δ（液压变压器 Ａ口
中心点 Ｐ相对于上死点 ＴＤＣ的角位置，即液压变压
器的控制角）就可改变变压器的输出压力以达到对

负载的适应。

图 １　液压变压器配流盘截面图
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液压摆动马达控制的斜盘柱塞式液压变压器如

图２所示，配流盘与摆动马达的转子固定在一起，利
用摆动马达直接带动配流盘转动，而摆动马达是通

过伺服阀实现其角位移的精确控制
［１２］
，这种控制方

式动态响应快且更容易在现有的液压挖掘机上实现

改造。

图 ２　液压摆动马达控制的斜盘柱塞式液压变压器
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ｃｏｎｔｒｏｌｌｅｄｂｙｓｗｉｎｇｍｏｔｏｒ
　
１２　挖掘机动臂油缸实际工况测试及新系统的提出

为了获取挖掘机在典型工况下动臂油缸的位

移、速度以及所承受的力负载等参数以便使提出的

新型液压变压器控制动臂油缸系统更接近实际情

况，对一台５ｔ的基于负载敏感控制的挖掘机进行了
数据采集。提出的新系统采用同样的执行元件完成

同样的工作循环，因此不管液压系统的配置和控制

方式，在典型工况下其外负载是相似的，所以利用测

量出的动臂油缸外负载数据并作为所提出新系统的

输入负载进行仿真可以真实地模拟系统的动态特

性。

首先对挖掘机的动臂油缸的两腔加装压力传感

器，在油缸内加装位移传感器；将传感器与数据采集

卡相连，利用 ＬａｂＶｉｅｗ软件构造了数据采集系统，主
要硬件包括压力传感器（ＩＱＡＮ ＳＰ５００）、位移传感
器（ＬＡ）、数据采集卡（９２０１）、机箱（ｃＤＡＱ ９１８８）
和工业计算机（Ｔｏｕｇｈｂｏｏｋ）。数据采集过程为挖掘
机作挖掘—回转—放土—转回动作，数据从第 ６秒
开始采集，６６ｓ结束，共进行了 ６次。图 ３所示为动
臂油缸在６个周期内的负载变化情况，由于测试由
人工操作且土壤状况以及环境的影响，很难保证每

个周期严格统一，但整体趋势相同，即负载变化频繁

剧烈且需承受２个方向的负载；出现剧烈颤动的原
因主要是在挖掘机挖掘回转过程中，惯性大且处于

悬臂梁状态的机械臂直接作用于动臂油缸，造成负

载的剧烈波动。负载变化频繁且方向变化主要是由

于工作环境恶劣以及多执行机构的协调动作互相干

扰，工作过程的大部分时间动臂油缸由于机械臂的

重力作用承受正负载，但当动臂油缸没有动作，而斗

杆和铲斗进行复合动作作用时会使动臂油缸的负载

方向发生改变。

图 ３　动臂油缸负载变化

Ｆｉｇ．３　Ｌｏａｄｃｈａｎｇｅｏｆｂｏｏｍｃｙｌｉｎｄｅｒ
　
图 ４所示为液压变压器控制动臂油缸示意图，

相对于传统的液压变压器控制垂直负载将油缸有杆

腔直接与油箱连通不同的是，本系统将动臂油缸的

有杆腔与 ＣＰＲ的高压端相连，从而使得动臂油缸可
以承受２个方向的负载，实现２个方向的能量回收，
使其更适应动臂油缸的实际工况。系统中加装液控

单向阀的目的是，利用锥阀的泄漏小特性使系统停

机状态下保持动臂油缸位置不变。
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图 ４　新型液压缸控制动臂油缸系统（略去了液

控单向阀的控制油路）
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１．恒压变量泵　２．液压蓄能器　３．新型液压变压器　４．位移传

感器　５．液控单向阀　６．动臂　７．控制器　８．发动机
　

２　动臂系统的数学建模

液压变压器的３个油口的转矩模型为［４］

ＴＡ＝
ｐＡＶＨＴ
２π
ｓｉｎα
２
ｓｉｎδ （１）

ＴＢ＝
ｐＢＶＨＴ
２π
ｓｉｎβ
２ (ｓｉｎ δ－α２

－β)２ （２）

ＴＴ＝
ｐＴＶＨＴ
２π
ｓｉｎγ
２ (ｓｉｎ δ＋α２

＋γ)２ （３）

式中　ＶＨＴ———液压变压器轴向柱塞部件的排量
ｐＡ———液压变压器 Ａ端口的压力
ｐＢ———液压变压器 Ｂ端口的压力
ｐＴ———液压变压器 Ｔ端口的压力

液压变压器配流盘 Ａ端口对应的柱塞对缸体
及旋转部件产生转矩，液压变压器缸体加速旋转，配

流盘 Ｂ端口对应的柱塞对缸体及旋转部件产生反
向力矩。当液压变压器 Ｂ端口的输出压力满足负
载要求时，液压变压器的缸体及旋转部件处于匀速

旋转，其３个端口产生的合转矩满足
ΔＴ＝ＪＨＴω

·

ＨＴ＝ＴＡ＋ＴＢ＋ＴＴ （４）
式中　ＪＨＴ———液压变压器缸体及旋转部件的转动

惯量

ω·ＨＴ———液压变压器缸体的角加速度

伺服阀控制摆动马达的动态方程为
［１３～１４］

Ｋｑｉ－Ｋｐｐｋ＝Ｄｍδ
·

＋Ｃｍｐｋ＋
Ｖｍ
４βｅ
ｐ·ｋ （５）

Ｄｍｐｋ＝Ｊｍδ
··

＋Ｂｍδ
·

＋Ｋｍδ＋Ｔｔ （６）
式中　Ｋｑ———伺服阀流量增益系数

ｉ———伺服阀控制电流
Ｋｐ———压力增益系数

ｐｋ———控制油路压力（设回油路压力为零）
Ｄｍ———摆动马达排量
Ｂｍ———粘性阻尼系数
Ｋｍ———弹性系数　　Ｔｔ———外负载转矩
δ———摆动马达转角
Ｊｍ———配流盘转动惯量
βｅ———体积弹性模量　　Ｃｍ———泄漏系数
Ｖｍ———摆动马达两腔及连接管道总容积

由图４可得出动臂油缸的受力方程为
ｐＢＡ２－ｐＡＡ１－ｍｇ－Ｆｆ－ＦＬ＝

ｍｌ
··

＋Ｂｖｌ
·

＋Ｋｌ （７）
式中　Ａ１———动臂油缸有杆腔面积

Ａ２———动臂油缸无杆腔面积
ｍ———负载质量　　ｌ———动臂油缸位移
Ｆｆ———动臂油缸活塞与缸体的摩擦力
Ｂｖ———动臂油缸活塞和负载的粘性阻尼系数
Ｋ———弹性系数　　ＦＬ———外负载力

流入动臂油缸的无杆腔流量 ｑＤ＿ｂ和流出有杆腔
流量 ｑＤ＿ｒ分别为

ｑＤ＿ｂ＝Ａ２ｌ
·

＋Ｌｉｃ（ｐＢ－ｐＡ） （８）

ｑＤ＿ｒ＝Ａ１ｌ
·

＋Ｌｉｃ（ｐＢ－ｐＡ） （９）
式中　Ｌｉｃ———液压缸的内泄漏系数

流入液压变压器 Ａ端口和流出 Ｂ端口的流量
分别为

ｑＡ＝
ωＨＴＶＨＴ
２π

ｓｉｎα
２
ｓｉｎδ＋Ｌｉｍ（ｐＡ－ｐＢ）＋

Ｌｉｍ（ｐＡ－ｐＴ）＋ＬｅｍｐＡ （１０）

ｑＢ＝
ωＨＴＶＨＴ
２π

ｓｉｎβ
２ (ｓｉｎ δ－α２

－β)２ －

Ｌｉｍ（ｐＢ－ｐＡ）－Ｌｉｍ（ｐＢ－ｐＴ）－ＬｅｍｐＢ （１１）
式中　Ｌｉｍ———液压变压器的内泄漏系数

Ｌｅｍ———液压变压器的外泄漏系数
联立方程（８）和（１１），忽略液压变压器 Ｂ端口

容积的影响，可得液压变压器 Ｂ端口以及动臂油缸
无杆腔间的压力为

ｐ·Ｂ＝
１

１
βｅ
（Ｖｌ＿ｂ＋Ａ２ｌ）

（ｑＢ－ｑＤ＿ｂ） （１２）

式中　Ｖｌ＿ｂ———液压变压器 Ｂ端口到动臂油缸无杆
腔管道容积

ＣＰＲ高压端包括恒压变量泵、液压蓄能器和动
臂油缸的有杆腔，其中液压蓄能器的液容定义为多

变指数（假定为１２５），以及预充气压力和当前压力
的函数

［１５］

Ｃａｃｃｕ＝
Ｖ０ (ｎ

ｐ０
ｐｎ＋１ )
Ａ

１
ｎ

（１３）
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忽略液压变压器 Ｂ端口容积的影响，从而可以得出
ＣＰＲ高压端的压力动态方程为

ｐ·Ａ＝
１

１
βｅ
［Ｖｌ＿ａ＋Ａ１（Ｈ－ｌ）］＋Ｃａｃｃｕ

（ｑｐ－ｑＡ＋ｑＤ＿ｒ）

（１４）
式中　Ｖｌ＿ａ———ＣＰＲ高压端管道容积，包括液压变压

器 Ａ端口的容积以及动臂油缸有杆
腔的容积

Ｈ———动臂油缸的最大行程

ｑｐ———恒压变量泵的输出流量，其值按样本
提供的压力流量曲线拟合

忽略液压缸的外泄漏以及假设液压变压器 Ｔ
端口压力为零。选取状态变量为

ｘ＝［ｘ１ ｘ２ ｘ３ ｘ４ ｘ５］Ｔ＝

［ωＨＴ ｐＡ ｐＢ ｌ ｌ
·
］
Ｔ

（１５）

经过简化可得到以控制角为输入量，动臂油缸

速度为输出量的系统状态方程为

ｘ· ＝

ｘ·１

ｘ·２

ｘ·３

ｘ·４

ｘ·



















５

＝

ｘ２ＶＨＴ
２πＪＨＴ

ｓｉｎα
２
ｓｉｎδ＋

ｘ３ＶＨＴ
２πＪＨＴ

ｓｉｎβ
２ (ｓｉｎ δ－α２

－β)２
－
ｘ１ＶＨＴ
２π
ｓｉｎα
２
ｓｉｎδ－（２Ｌｉｍ＋Ｌｅｍ＋Ｌｉｃ）ｘ２＋（Ｌｉｍ＋Ｌｉｃ）ｘ３＋Ａ１ｘ５＋ｑｐ

Ｖ０ (ｎ
ｐ０
ｘｎ＋１ )
２

１
ｎ

＋１
βｅ
［Ｖｌ＿ａ＋Ａ１（Ｈ－ｘ４）］

ｘ１ＶＨＴ
２π
ｓｉｎβ
２ (ｓｉｎ δ－α２

－β)２ ＋（Ｌｉｍ＋Ｌｉｃ）ｘ２－（２Ｌｉｍ＋Ｌｅｍ＋Ｌｉｃ）ｘ３－Ａ２ｘ５

１
βｅ
（Ｖｌ＿ｂ＋Ａ２ｘ４）

ｘ５
－ｘ２Ａ１＋ｘ３Ａ２－Ｋｘ４－Ｂｖｘ５－ｍｇ－Ｆｆ－ＦＬ







































ｍ

ｙ＝［０ ０ ０ ０ １］

















ｘ

（１６）

３　控制策略及系统仿真

３１　液压变压器的饱和控制策略

根据液压变压器的压力比和流量公式
［４］
，在假

定 ｐＴ为零且液压变压器处于转速最高的情况下，可
作出液压变压器的变压比以及输出流量与最大输出

流量的比值随控制角变化的曲线（图５）。
图５为假设变压器转速一定时变压比以及输出

流量比值的变化。可以看出随着控制角 δ的增加，
变压比增大，输出流量减少。但是这个图是在液压

变压器缸体转速不变的前提下做出的，在实际应用

中必须考虑缸体转速动态的影响。

图５　变压比和输出流量在转速一定时随控制角变化曲线

Ｆｉｇ．５　Ｔｒａｎｓｆｏｒｍｅｒａｎｄｆｌｏｗｒａｔｅｒａｔｉｏｎｕｎｄｅｒａｓｓｕｍｐｔｉｏｎ

ｏｆｃｏｎｓｔａｎｔｓｐｅｅｄ

为了得出液压变压器的控制角变化范围对 Ｂ
端口压力的影响，作如下分析。根据状态方程（１６），
假设 Ｂ端口直接与溢流阀连接，Ａ端口只与 ＣＰＲ的
高压端连接并假设 Ａ端口压力恒定。简化所有常
数后可得控制角 δ、ｐＢ和 ωＨＴ之间的关系为

ｐ·Ｂ＝Ｃ１ωＨＴ (ｓｉｎ δ－α２
－β)２

ω·ＨＴ＝Ｃ２ｐＢ (ｓｉｎ δ－α２
－β)２ －Ｃ３ｓｉｎ{ δ

（１７）

式中　Ｃ１、Ｃ２、Ｃ３———常数
方程表明变量间是互相耦合的，在同样负载条

件下，通过设定不同的控制角 δ可得到一组与控制
角相对应的压力建立的时间和缸体转速的变化曲

线，如图 ６所示。可以看出，随着控制角的增大，压
力建立时间减少，然后进入变化较小的阶段，但是在

１７５ｒａｄ后快速增加。对于缸体转速也是在控制角
超过１７５ｒａｄ后快速增加。这表明在控制角超过一
定值时，为了在满足动态特性的前提下实现更高的

变压比，需要通过加大液压变压器的整体排量来弥

补 Ｂ端口相对排量的减少，但是增大液压变压器整
体排量的同时还得提高 ＣＰＲ高压端油源的功率，
这些都会引起成本的大幅提高。过大的控制角同

时意味着高转速，由于过高转速时泄漏和摩擦等
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因素的影响，会使效率急剧降低，所以应该限定控

制角的变化范围。综合考虑后通过饱和函数设定

摆角最大值为 １７５ｒａｄ，最小值为零。另外，不设
定配流盘反向旋转（即控制角负值）的原因是动臂

系统具备惯性大的特点，在控制角为负时，ＣＰＲ高
压端和动臂油缸作用在缸体旋转的转矩方向相

同，液压变压器可能会出现超速旋转而造成动臂

油缸不可控。

图 ６　变压比和输出流量在考虑转速动态

时随控制角变化

Ｆｉｇ．６　Ｔｒａｎｓｆｏｒｍｅｒａｎｄｆｌｏｗｒａｔｅｒａｔｉｏｎａｆｔｅｒ

ｃｏｎｓｉｄｅｒｉｎｇｓｐｅｅｄｄｙｎａｍｉｃ
　

图 ７　一个工作循环内的动臂油缸负载变化

Ｆｉｇ．７　Ｌｏａｄｃｈａｎｇｅｏｆｂｏｏｍｃｙｌｉｎｄｅｒｄｕｒｉｎｇｏｎｅｃｙｃｌｅ

３２　增加压力反馈回路
由方程（１６）可以看出，提出的基于液压变压器

的挖掘机动臂液压系统是一种强耦合的单输入单输

出非线性系统。本文选择图３中负载变化最为剧烈
的第一个周期作为仿真模型的负载输入，如图 ７所
示。同时，以数据采集过程中速度的输入信号作为

目标速度进行仿真分析。前 ４ｓ模拟系统开机状
态，此过程为恒压变量泵对液压蓄能器的主动冲压

过程，这段过程中液控单向阀未打开，防止系统压力

未建立到设定值时液压缸位移变化。此过程不作为

本文的重点，主要关注动臂油缸速度动态过程。４ｓ
时液控单向阀打开，从 ６ｓ到 １８ｓ为操作者控制手
柄完成的一个周期的工况。由于实际测试中并没有

４ｓ到６ｓ的负载数据，此段都用６ｓ时的负载力来模
拟。在实际工况中，由于４ｓ到 ６ｓ内挖掘机并未进
行工作，所以这样模拟是合理的。

采用 ＰＩＤ对液压变压器配流盘摆角进行闭环控
制。按照上述仿真过程得出系统的速度响应曲线如

图８所示。可以看出提出的速度控制系统基本可以
跟踪速度信号，但存在两个问题：①在第４秒处即液
控单向阀打开时，动臂油缸有向下的速度，这是由于

液压变压器 Ｂ端口至液压缸无杆腔在初期由于压
力尚未建立而导致动臂油缸有向下的位移，此值应

该尽量小。②通过与输入的实际负载相对应可看
出，系统可以承受双向负载而且在负载变化较小时

跟踪效果较好。但系统刚度差，随着负载的剧烈波

动，跟踪效果变差。

图 ８　动臂油缸速度响应曲线

Ｆｉｇ．８　Ｓｐｅｅｄｒｅｓｐｏｎｓｅｏｆｂｏｏｍｃｙｌｉｎｄｅｒ
　
速度动态刚度差的主要原因是系统阻尼小，如

果将外负载压力加以反馈，可以使负载压力的变化

直接作用于液压变压器配流盘角度的调整过程中，

使得系统对负载有较强的适应性。对于液控单向阀

打开初期阶段的动臂油缸下移问题，采用预先增大

控制角策略，即在液控单向阀打开时，通过反馈的压

力信号计算出控制角的初始值作为 ＰＩＤ控制器的积
分初始值，可以减小压力建立时间，达到减小动臂油

缸下降位移的目的。

图 ９　改变控制策略后的速度响应曲线以及速度

跟踪误差对比

Ｆｉｇ．９　Ｓｐｅｅｄｒｅｓｐｏｎｓｅａｎｄｅｒｒｏｒｃｏｍｐａｒｉｓｏｎａｆｔｅｒ

ｉｎｔｅｇｒａｔｉｎｇｐｒｅｓｓｕｒｅｆｅｅｄｂａｃｋｃｏｎｔｒｏｌ

３３　仿真结果分析
改变控制策略后的速度响应曲线以及速度跟踪

误差对比如图９所示。从图９中可以看出系统的抗
干扰能力得到加强，动臂油缸的速度跟踪误差显著
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减小。另外，通过采用压力反馈计算了 ＰＩＤ控制器
中积分控制器的初始值来调整配流盘初始角度，使

得在４ｓ时液控单向阀打开后，系统向下的速度较
小。图 １０为位移对比曲线，通过对比可计算出在
４～６ｓ内减少了３１ｍｍ的下降位移，避免了机械臂
的过度下移。由于采用控制策略后动臂油缸的速度

变化波动较小，整个过程中动臂油缸的位移变化平

缓，相对于未采用控制策略时 ９ｓ处的速度波动也
起到了很好的抑制作用。

４　结束语

利用提出的摆动马达控制配流盘转动的液压变

压器构造了挖掘机动臂液压系统，通过将 ＣＰＲ高压
端与动臂油缸有杆腔相连的方式使得动臂油缸可以

承受两个方向的负载。对新型液压变压器控制角与

缸体转速以及输出压力的分析表明控制角的最大值

应处于 １７５ｒａｄ附近，在变压器排量不变且同一工
　　

图 １０　动臂油缸位移对比

Ｆｉｇ．１０　Ｄｉｓｐｌａｃｅｍｅｎｔｃｏｍｐａｒｉｓｏｎｏｆｂｏｏｍｃｙｌｉｎｄｅｒ
　
况下，过大的控制角会引起输出流量的急剧减少，从

而导致动态响应变慢以及效率低下的问题。对一台

５ｔ的挖掘机进行实测得到动臂油缸的受力谱后，针
对负载变化剧烈频繁的特点，在提出的系统中增加

压力反馈回路使得动臂油缸的速度刚度得到了增

强，速度跟踪误差显著减小，并且在系统进入工作状

态（液控单向阀打开）时减少了建立压力时间，使动

臂油缸减少了３１ｍｍ的下降位移，从而增加了系统
的安全性。
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