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负载口独立控制挖掘机机液耦合模型建立与试验
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摘要：负载口独立控制挖掘机系统是一个包含许多未知参数的机液耦合系统。为了准确建立参数化模型，需要精

确地辨识各元件参数，并包含机械系统与液压系统的耦合联接。为此首先建立各系统的数学模型，通过试验测试

获得各个关键参数。采用基于试验测试结果的 ＮＬＰＱＬ多目标优化方法寻优难以估计特性参数的最优值，提高参

数辨识的速度和精度。基于辨识参数的数学模型，建立参数化的机液耦合仿真模型。相比于现有研究中的联合仿

真模型，该模型在同一参数化平台下运行，计算时间短，并且易于根据不同工况修改机械系统参数，仿真效率更高。

最后将 ２ｔ小型挖掘机的试验结果与仿真进行对比，结果证明该仿真模型具有较高的计算精度，可为负载口独立技

术在移动液压中的控制策略研究提供参考。
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　　引言

传统的移动液压系统采用传统电液比例方向

阀，其进、出阀口节流面积通过阀体内阀芯的位移来

耦合调节，系统的操作性能和节能性能很难同时达

到最优
［１］
。为了解决这个问题，采用负载口独立系

统破解进出口机械耦合，使得系统控制更加灵活。

目前对负载口独立系统的研究主要集中在两层控制

器上：上层为模式选择及切换
［２－５］

，下层为速度与压

力复合控制
［３，５－１３］

。由于移动液压系统负载工况复

杂，工作环境恶劣，因此研究其控制策略往往需要依

据准确的系统模型与仿真。

为了准确建立挖掘机系统模型，首先需要分别

建立液压系统及机械系统的仿真模型，其次考虑这

２个模型之间的机液耦合特性。现有研究中基本采
用如下方法：液压系统采用参数化建模方法在

ＡＭＥｓｉｍ中建模，而机械部分则根据机械结构三维
模型在 ＡＤＡＭＳ中建模，最后将两者通过联合仿真
接口连接

［１４－１５］
。但是这种方法目前存在以下问题：

①液压系统参数化模型精度低。由于液压系统的非
线性，时变性以及不确定性较多，难以准确地估计一

些特性参数，例如流量系数；此外，参数化模型需要

详细的元件尺寸结构，而对于未知的关键元件结构，

一些特性参数（如控制阀的频响、阻尼比）受多个因

素同时影响，因此无法简单地通过试验测试的方

法快速精确地辨识。②基于三维模型建立的机械
部分运动学／动力学模型，虽然建模方法简单直
观，但是与液压部分耦合时，计算速度较慢。此

外，对于工程机械系统，其工作装置位置变化较频

繁，这种建模方式不易于在模型中修改机械结构

参数，实现不同位置的仿真计算。因此极大地降

低了计算效率。

为了解决这两个问题，本文首先分别建立液

压与机械系统的参数化模型。采用基于试验结果

的多目标优化方法精确地辨识液压系统中的未知

特性参数，同时对机械系统参数化建模过程中的

不确定参数———摩擦力进行辨识。最终，在同一

仿真平台中建立包含两个部分的耦合模型。为了

验证模型的准确性，在 ２ｔ小型挖掘机上进行试
验，从静态、动态以及压力速度复合控制特性 ３个

方面对比仿真与试验结果。

１　液压系统模型

图１为负载口独立控制挖掘机系统原理图。挖
掘机机械系统的４个执行元件动臂、斗杆、铲斗和回
转分别由３个油缸和 １个马达驱动（图中省略了铲
斗油缸和马达，其液压回路与动臂和斗杆一致）。

每个油缸的进出口分别由２个比例方向阀控制。整
个液压系统由一个电比例变量泵供油。

图 １　负载口独立控制挖掘机液压系统原理图

Ｆｉｇ．１　Ｓｃｈｅｍａｔｉｃｄｉａｇｒａｍｏｆｉｎｄｅｐｅｎｄｅｎｔｍｅｔｅｒｉｎｇ

ｆｌｕｉｄｐｏｗｅｒｓｙｓｔｅｍｆｏｒｅｘｃａｖａｔｏｒ
　
１１　油液

油液具有可压缩性，容腔的压缩性通过等效弹

性模量 βｅ计算
［１６］
。油液的流动状态包括层流与紊

流两种，两者之间的分界通过临界雷诺数 Ｒｅｃｒ判断。

流场状态通过计算雷诺数判断
［１６－１７］

，即

Ｒｅ＝
ｑｄＨ
Ａｖν

（１）

式中　ｑ———流量，ｍ３／ｓ
ｄＨ———水力直径，ｍ

Ａｖ———过流面积，ｍ
２

ν———运动粘度，ｍ２／ｓ
节流口流量系数 Ｃｑ实际上并不是定值，而是随

着雷诺数变化而变化。当雷诺数比较小时，流量系

数 Ｃｑ随着雷诺数的降低而迅速降低，这个阶段的变
化可以通过一个渐近线逼近。当雷诺数比较大时，

流量系数 Ｃｑ几乎保持一个定值，此值为最大流量系
数 Ｃｑｍ，如图 ２所示。因此，在整个雷诺数范围内，
Ｃｑ的计算公式为

Ｃｑ＝Ｃｑｍｔａｎｈ
２Ｒｅ
Ｒｅｃｒ

（２）
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图 ２　流量系数与雷诺数的关系曲线

Ｆｉｇ．２　Ｒｅｌａｔｉｏｎｓｈｉｐｃｕｒｖｅｏｆｄｉｓｃｈａｒｇｅｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔ

ａｎｄＲｅｙｎｏｌｄｓｎｕｍｂｅｒ
　
１２　比例方向阀数学模型

负载口独立系统本质上仍然是一个阀控缸系

统，因此其建模过程可以参考图 ３。由于比例方向
阀的主阀芯是一个滑阀，为了降低中位的泄漏量，阀

芯对阀口总有一定的遮盖量，从而存在一定的死区。

在阀口开度小于死区时（ｘｖ＜ｘｌａｐ），由于阀套与阀芯
之间存在一定的缝隙，仍然有非常小的流量通过。

此时流量根据缝隙节流公式计算式为
［１８］

ｑａ＝
πｄ (ｓ

ｄｃ )２
３

１２μｘｖｃ
Δｐ （３）

式中　μ———动力粘度，Ｐａ·ｓ
ｄｓ———阀芯直径，ｍ
ｄｃ———直径方向上阀芯与阀套的间隙，ｍ
ｘｖｃ———阀芯缝隙节流长度，ｍ

图 ３　负载口独立比例方向阀控缸系统结构示意图

Ｆｉｇ．３　Ｓｃｈｅｍａｔｉｃｄｉａｇｒａｍｏｆｉｎｄｅｐｅｎｄｅｎｔｍｅｔｅｒｉｎｇ

ｖａｌｖｅｃｏｎｔｒｏｌｌｅｄｃｙｌｉｎｄｅｒｓｙｓｔｅｍ
　
当阀口开度大于死区时（ｘｖ＞ｘｌａｐ），阀口由缝隙

节流转变为小孔节流。由于非标准阀口的过流面积

推导公式计算比较复杂，因此，本文采用普通滑阀过

流面积等效实际阀口，通过试验反复修正该等效过

流面积。阀口的流量方程需考虑流体存在的两种不

同流场状态，通过与雷诺数 Ｒｅ相关的节流口流量系
数 Ｃｑ区分。阀口流量计算公式为

ｑａ＝ＣｑＡｖａｓｉｇｎ（Δｐｖａ）
Δｐｖａ
槡ρ

ｑｂ＝ＣｑＡｖｂｓｉｇｎ（Δｐｖｂ）
Δｐｖｂ
槡










ρ

（４）

式中　ｑａ、ｑｂ———进、出口阀流量，ｍ
３／ｓ

Ａｖａ、Ａｖｂ———进、出口阀等效过流面积，ｍ
２

ｘｖａ、ｘｖｂ———进、出口控制阀阀芯位移，ｍ

Δｐｖａ、Δｐｖｂ———进、出口阀两端压差，Ｐａ
阀口的过流面积与阀芯位移 ｘｖａ和直径 ｄｓ、死区

长度 ｘｌａｐ等参数有关，为了精确计算，还需要考虑阀
口的倒角半径以及阀芯与阀套之间的间隙。完整的

滑阀过流面积为

Ａｖ＝πｄ [ｓ （ｘｖ－ｘｌａｐ）
２ (＋ ｄｃ

２
＋２ｒ)ｃ槡

２

－２ｒ]ｃ
（５）

滑阀的水力直径计算公式为

ｄＨ ＝
４Ａｖ
２πｄｓ

（６）

比例方向阀的动态特性通过二阶模型表示为

Ｇｖ＝
ｋｖω

２
ｖ

ｓ２＋２ξｖωｖｓ＋ω
２
ｖ

（７）

式中　ωｖ———比例阀固有频率，Ｈｚ

ξｖ———比例方向阀阻尼比
ｋｖ———比例阀控制信号相对于阀芯位移增益

１３　液压缸数学模型
如图３所示，两腔压力动态方程分别为

ｐ·ａ＝
βｅ
Ｖａ
（ｑａＡａｖｃ） （８）

ｐ·ｂ＝
βｅ
Ｖｂ
（ｑｂ±Ａｂｖｃ） （９）

式中　ｐａ、ｐｂ———两腔压力，Ｐａ

Ａａ、Ａｂ———两腔工作面积，ｍ
２

Ｖａ、Ｖｂ———两腔容腔体积，ｍ
３

ｖｃ———液压缸速度，ｍ／ｓ
液压缸动态运动方程为

ｖ·ｃ＝
１
ｍｔ
（ｐａＡａ－ｐｂＡｂ－Ｆｌ－Ｆｖ－Ｆｆ） （１０）

式中　ｍｔ———液压缸等效负载质量，ｋｇ
Ｆｌ———负载力，Ｎ
Ｆｖ———油液粘滞摩擦力，Ｎ
Ｆｆ———摩擦力，Ｎ

油液的粘滞摩擦力与运动速度 ｖｃ、油液粘度 μ、

配合长度 Ｌｓ以及直径 ｄｓ有关
［１７］
，即

Ｆｖ＝Ｂｐｖｃ （１１）
其中 Ｂｐ＝πｄｓＬｓμ／Ｃｒ
式中　Ｂｐ———粘滞摩擦系数

摩擦力包括执行机构以及油缸的摩擦力。摩擦

力的模型有很多种，如 Ｓｔｒｉｂｅｃｋ模型［１９］
、Ｂｏａｎｄ

Ｐａｖｅｌｅｓｃｕ’ｓ模型［２０］
、Ｋａｒｎｏｐｐ’ｓ模型［２１］

。本章中采

用 Ｓｔｒｉｂｅｃｋ模型。该模型包括静摩擦力 Ｆｓ、库伦摩
擦力 Ｆｃ以及粘滞摩擦力 Ｂｖｖｃ３项，且考虑速度为 ０

附近的 ｓｔｉｃｋｓｌｉｐ效应，如图４所示，计算公式为［２２］
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Ｆｆ＝［Ｆｃ＋（Ｆｓ－Ｆｃ）ｅ
－（ｖｃ／ｖｓ）δ］ｓｇｎ（ｖｃ）＋Ｂｖｖｃ

（１２）

图 ４　Ｓｔｒｉｂｅｃｋ摩擦力模型

Ｆｉｇ．４　Ｓｔｒｉｂｅｃｋｆｒｉｃｔｉｏｎｍｏｄｅｌ
　
１４　电液比例变量泵模型

由于变量泵存在内泄漏，其流量方程为

ｑｓ＝ｎｍＶｐ－Ｃｋｐｓ （１３）

式中　ｑｓ———变量泵输出流量，ｍ
３／ｓ

ｎｍ———电机转速，ｒ／ｍｉｎ

Ｖｐ———变量泵排量，ｍ
３／ｒ

Ｃｋ———变量泵泄漏系数
ｐｓ———变量泵压力，Ｐａ

其中，泄漏系数 Ｃｋ与系统排量、转速、压力及温度有
关。

变量泵的压力特性为

ｐ·ｓＣｐ＝ｑｓ－ｑｌ （１４）

式中　ｑｌ———负载流量，ｍ
３／ｓ

Ｃｐ———变量泵压力系数，等于变量泵至比例
阀之间的容腔体积 Ｖｓ与弹性模量 βｅ
的比值

变量泵的动态特性通过一阶模型表示为

ＧＰ＝
１

τｐｓ＋１
（１５）

式中　τｐ———变量泵的时间常数
１５　管道及容腔模型

管道采用考虑压缩性及沿程摩擦损失的管路模

型，如图５所示。图中 ｑｍｉｄ为管道中点流量，Ｌ／ｍｉｎ；

图 ５　考虑压缩性及沿程摩擦损失的管路模型

Ｆｉｇ．５　Ｐｉｐｅｍｏｄｅｌｃｏｎｓｉｄｅｒｉｎｇｃｏｍｐｒｅｓｓｉｂｉｌｉｔｙａｎｄ

ｐｒｅｓｓｕｒｅｌｏｓｓａｌｏｎｇｐｉｐｅｓ

ｐ１、ｑ１为管路接口 １的压力和流量；ｐ２、ｑ２为管路接
口 ２的压力和流量。容腔模型通过恒定容积的压
力动态方程描述，根据容积以及总流量计算压力

的微分

ｐ·ｖｏｌ＝
βｖｏｌ
Ｖｖｏｌ
ｑｓｕｍ （１６）

式中　ｐｖｏｌ———管路中的压力
βｖｏｌ———管路中油液弹性模量
Ｖｖｏｌ———管路等效容腔
ｑｓｕｍ———通过管路的流量

２　挖掘机机械系统模型

２１　机械臂运动学／动力学模型
挖掘机机械臂是一个由多个杆件组成的３自由

度机械系统。假设该机械系统中的所有元件均为刚

性体。对于模型中的每一个机械部分，其运动都可

以通过 Ｎｅｗｔｏｎ Ｅｕｌｅｒ微分方程描述

δＴｒ（ｍｉｖ
··

１－Ｆｌ）＋δ′π
Ｔ
（Ｊ′ω·′＋槇ωＪ′ω′－ｎ′）＝０

（１７）
式中　δ′ｒ———虚位移　　δ′π———虚角位移

ω———角速度　　槇ω———角速度矢量
ω·′———角加速度
ｍｉ———运动部件质量
Ｊ———连续惯性矩阵

完整的挖掘机机械臂模型则需要通过式（１７）
中的 Ｎｅｗｔｏｎ Ｅｕｌｅｒ方程描述。本文将整个挖掘机
机械臂的运动部分分为 ５个刚性体，如图 ６所示。
各个刚体质量及转动惯量如表１所示。每个结构尺
寸直接测量得到。

图 ６　挖掘机机械臂各刚体示意图

Ｆｉｇ．６　Ｄｉａｇｒａｍｏｆｅａｃｈｒｉｇｉｄｂｏｄｙｉｎｅｘｃａｖａｔｏｒｍａｎｉｐｕｌａｔｏｒ
　

表 １　机械臂动力学参数

Ｔａｂ．１　Ｋｉｎｅｔｉｃｓｐａｒａｍｅｔｅｒｓｏｆｍｅｃｈａｎｉｃａｌａｒｍ

参数　　　　 数值

刚体１质量 ｍ１／ｋｇ ８５７

刚体１转动惯量 Ｊ１／（ｋｇ·ｍ
２） ２３２７０５

刚体２质量 ｍ２／ｋｇ ２７８３

刚体２转动惯量 Ｊ２／（ｋｇ·ｍ
２） ３９５４２

刚体３质量 ｍ３／ｋｇ ６２

刚体３转动惯量 Ｊ３／（ｋｇ·ｍ
２） ００２３８９６

刚体４质量 ｍ４／ｋｇ ８５

刚体４转动惯量 Ｊ４／（ｋｇ·ｍ
２） ００７５５６３

刚体５质量 ｍ５／ｋｇ １３２７３

刚体５转动惯量 Ｊ５／（ｋｇ·ｍ
２） ８５５９５６
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２２　机械臂摩擦力辨识
摩擦力的辨识基本原理为：在挖掘机机械臂的

动力学方程的基础上，利用液压缸平稳低速运动时

的动力学特性建立与摩擦力无关的挖掘机臂动力学

模型，并运用该模型通过离线辨识确定机械臂的摩

擦力。基于图４及式（１２）的 Ｓｔｒｉｂｅｃｋ摩擦力模型建
立液压缸的辨识模型，通过在线辨识试验得到了液

压缸的摩擦力随速度变化的曲线。以动臂为例，其

动力学方程为
［２３］

（ｐａ１Ａａ１－ｐｂ１Ａｂ１－Ｆｆ）Ｌ（θ）＝Ｔｃｏｓ（θ－β）＋ＪＢθ
··

（１８）

其中　　Ｌ（θ）＝
ｌＢＣ
ｌＡＣ
（ｘＡｓｉｎθ－ｙＡｃｏｓθ）　Ｔ＝Ｇ１ｌＢＧ

式中　ｐａ１、ｐｂ１———执行机构液压缸的无杆腔和有杆
腔压力，Ｐａ

ＪＢ———执行机构绕 Ｂ点的转动惯量，ｋｇ·ｍ
２

Ｇ１———执行机构臂重
ｘＡ、ｘＢ———Ａ点的坐标

参数辨识采用最小二乘递推算法。基本思想为

旧的估计值加上修正项等于新的估计值，通过大量

数据的代入，不断产生修正项，使得结果得以修正到

更为准确的数值。最小二乘式为
［２３］

（ｐａ１Ａａ１－ｐｂ１Ａｂ１）Ｌ（θ）－Ｔｃｏｓ（θ－β）＝

Ｌ（θ）ｓｇｎ（ｖｃ）

Ｌ（θ）ｖｃ

θ
··

（ｖｃ











）

Ｔ Ｆｃ
Ｂｖ
Ｊ











Ｂ

（１９）

最终得到的动臂油缸摩擦力曲线如图 ７所示。
斗杆与铲斗的辨识方式类似，这里不再详细推导。

图 ９　试验测试阀流量压力特性曲线电压的反向映射

Ｆｉｇ．９　Ｖｏｌｔａｇｅｒｅｖｅｒｓｅｍａｐｐｉｎｇｏｆｍｅａｓｕｒｅｄｖａｌｖｅｆｌｏｗｐｒｅｓｓｕｒｅｃｈａｒａｃｔｅｒｉｓｔｉｃｓ

图 ７　机械臂摩擦力辨识结果

Ｆｉｇ．７　Ｉｄｅｎｔｉｆｉｃａｔｉｏｎｒｅｓｕｌｔｏｆｅｘｃａｖａｔｏｒｍａｎｉｐｕｌａｔｏｒｆｒｉｃｔｉｏｎ

３　关键元件参数辨识

３１　比例方向阀参数
为了设置模型中比例方向阀的准确参数，需要

测试比例阀的动静态特性。本系统中采用的是

Ｒｅｘｒｏｔｈ公司４ＷＲＥＥ系列比例方向阀，通径１０ｍｍ，
压差为１ＭＰａ时的流量为 ５０Ｌ／ｍｉｎ，比例阀实物及
测试所用试验台如图８所示。

图 ８　比例方向阀及其测试系统

Ｆｉｇ．８　Ｐｉｃｔｕｒｅｏｆｐｒｏｐｏｒｔｉｏｎａｌｄｉｒｅｃｔｉｏｎａｌｖａｌｖｅｓａｎｄｔｅｓｔｒｉｇ
　
比例方向阀压力流量特性的测试结果如图 ９ａ、

９ｂ所示。图 ９ｃ为不同压差下死区测试结果。测
试结果表明，３种压差情况下死区均约为 １３％，即
１３Ｖ。根据测试的压力流量特性，在仿真模型中
编写等效过流面积关于比例阀阀芯位移的函数。

最终得到的仿真与试验的等效过流面积对比如

图 １０ａ所示。其中试验测试的等效过流面积根据
流量、压差与控制电压通过式（４）拟合得到，拟合
结果为

Ａｖ＝－０１９６＋１１９４
ｕｉｎ
ｕｍａｘ
＋

(０９１５
ｕｉｎ
ｕ )
ｍａｘ

２

(－０９１０
ｕｉｎ
ｕ )
ｍａｘ

３

（２０）

式中　ｕｉｎ、ｕｍａｘ———比例阀控制电压输入值与最大
值，Ｖ

通过对比得出，两者的等效过流面积基本相符，

误差约为１％。基于该等效过流面积的函数即可得
到仿真模型中的压力流量特性。图１０ｂ列出了３种
不同流量下的对比曲线。３种情况下仿真的静态特
性与试验结果较为一致，误差非常小。可见仿真模

型中的静态特性与实际的比例阀基本一致。

根据式（７），比例阀的动态特性主要与固有频
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图 １０　阀静态特性的仿真与试验对比

Ｆｉｇ．１０　Ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎｏｆｍｅａｓｕｒｅｄａｎｄｓｉｍｕｌａｔｅｄｖａｌｖｅ

ｆｌｏｗｐｒｅｓｓｕｒｅｃｈａｒａｃｔｅｒｉｓｔｉｃｓ
　
率 ωｖ以及阻尼比 ξｖ有关。由于该参数不能直接通
过试验测试获得，因此难以通过离线标定选定正确

的值。为了精确地获取参数值，本文采用一种参数

辨识的方法设置仿真模型的参数，其基本原理是：基

于试验与仿真结果对比关键指标的差值，采用优化

的方法设置该参数，使得这个关键指标的误差最小

化。在本文中，将比例阀的固有频率 ωｖ以及阻尼比
ξｖ这２个参数的辨识转化为一个多目标优化问题，
整个辨识的流程如图 １１所示。评价指标为阀芯位
置或者阀口压力仿真与试验的差值，将该差值平方

的积分定义为评价函数，即

ｆｅ（ωｖ，ξｖ）＝∫（ｘｖ，ｔｅｓｔ－ｘｖ，ｓｉｍ）２ （２１）

图１１　基于试验测试的比例阀动态特性参数自动识别方法

Ｆｉｇ．１１　Ａｕｔｏｍａｔｉｃｐａｒａｍｅｔｅｒｉｄｅｎｔｉｆｉｃａｔｉｏｎｍｅｔｈｏｄ

ｂａｓｅｄｏｎｔｅｓｔｒｅｓｕｌｔｓ
　

图 １２　比例阀动态特性的仿真与试验对比

Ｆｉｇ．１２　Ｖａｌｖｅｄｙｎａｍｉｃｃｈａｒａｃｔｅｒｉｓｔｉｃｓｃｏｍｐａｒｉｓｏｎｂｅｔｗｅｅｎｔｅｓｔａｎｄｓｉｍｕｌａｔｉｏｎ

为了提高参数辨识的速度和精度，本文采用一

种多目标的优化算法，最小化误差的积分项 ｆｅ（ωｖ，

ξｖ）。多目标优化算法基于变量 ωｖ与 ξｖ在约束范围

内的变化，使得 ｆｅ（ωｖ，ξｖ）趋近于 ０，选取此时的 ωｖ
与 ξｖ作为模型参数的取值。多目标优化过程中的
目标函数与约束条件分别如下：

优化目标函数

(ｍｉｎ ∫（ｘｖ，ｔｅｓｔ－ｘｖ，ｓｉｍ） )２
约束条件

ωｖ，ｍｉｎ≤ωｖ≤ωｖ，ｍａｘ
ξｖ，ｍｉｎ≤ξｖ≤ξｖ，{

ｍａｘ

在常用的优化算法中，ＮＬＰＱＬ算法常常被用于
解决这种优化问题。ＮＬＰＱＬ算法是一种基于序列二
次规划（Ｓｅｑｕｅｎｔｉａｌｑｕａｄｒａｔｉｃｐｒｏｇｒａｍｍｉｎｇ，ＳＱＰ）算
法的优化方法

［２４］
，具有以下特点

［２５－２６］
：

（１）ＮＬＰＯＬ是一种解决非线性规划问题的方
法，充分条件是目标函数以及约束条件连续可微的。

（２）这种方法是基于 ＳＱＰ规划的子问题：二次
逼近拉格朗日函数以及线性化的约束。

选用这种多目标优化算法是因为它非常适用于

连续非线性的优化设计，与本节中的参数辨识问题

非常相符。基于 ＳＱＰ的 ＮＬＰＱＬ算法的详细数学表
达式可以参照文献［２５－２６］。

根据试验测试阀芯位置在不同输入条件下的阶

跃响应，采用上述的参数辨识方法，得到仿真模型中

比例阀的固有频率 ωｖ等于 １３Ｈｚ，阻尼比 ξｖ等于
０９６，最终的仿真与试验对比结果如图１２所示。从
阶跃响应可知，仿真与试验的结果非常接近；但是，

两者的 Ｂｏｄｅ图存在一定的差异，主要集中在转角频
率附近，这是由比例阀的摩擦，油液的粘性和弹性模

量等时变不确定因素以及阀芯位置传感器反馈误差

导致的。但是两者幅值为 －３ｄＢ时的频率都大约
为１１Ｈｚ，非常一致。
３２　电比例泵参数

由式（１３）可知，影响泵提供给系统实际流量的
主要因素是转速、温度以及系统压力，因此需要试验

测试泵在不同工况下的实际输出流量。试验测试了

油温约为 ３３℃时，２０、５５、１０５、１５５ＭＰａ４种不
同系统压力情况下不同控制电压对应的输出流量，
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泵的排量以０５Ｖ的控制电压递增。图 １３为测试
的泵流量与控制电压以及系统压力的关系。试验结

果表明，随着系统压力增大，泵的泄漏量增大，相同

排量下实际提供的流量减小。

图 １３　不同工作压力下泵的流量特性

Ｆｉｇ．１３　Ｐｕｍｐｆｌｏｗｃｈａｒａｃｔｅｒｉｓｔｉｃｕｎｄｅｒｄｉｆｆｅｒｅｎｔｐｒｅｓｓｕｒｅｓ
　

４　机液耦合仿真模型

为了解决 ＡＭＥｓｉｍ与 ＡＤＡＭＳ联合仿真方法计
算效率低、耗费时间长且难以在线修改机械系统参

数的缺点，本文中的机械与液压系统模型均在同一

参数化建模平台建立，机液耦合接口如图 １４所示。
根据结构参数建模后的挖掘机机械臂 ＡＭＥｓｉｍ装配
图如图１５所示。这种方法可以通过集中参数形式
考虑机械臂动力学和液压系统之间的耦合影响，方

便修改结构参数以模拟不同工况。为了提高模型的

计算精度，机械系统中的摩擦力、转动惯量、重心等

动力学参数以及结构尺寸均经过测试或者辨识设

置，如第２节所述。

图 １４　机液耦合仿真模型接口图

Ｆｉｇ．１４　Ｉｎｔｅｒｆａｃｅｄｉａｇｒａｍｏｆｍｅｃｈａｎｉｃａｌａｎｄｈｙｄｒａｕｌｉｃ

ｃｏｕｐｌｉｎｇｍｏｄｅｌ
　

图 １５　挖掘机机械臂 ＡＭＥｓｉｍ装配简图

Ｆｉｇ．１５　ＡｓｓｅｍｂｌｙｄｉａｇｒａｍｏｆｅｘｃａｖａｔｏｒｍａｎｉｐｕｌａｔｏｒｉｎＡＭＥｓｉｍ

５　机液耦合仿真模型试验验证

为了验证机液耦合仿真模型的准确性，将部分

仿真结果与试验测试结果对比。试验在 ２ｔ小型挖
掘机试验台进行，该试验台按照图 １的系统原理搭
建，实物见图１６。试验从３方面进行：① 静态试验：
主要比较静态情况下 ３个执行器两腔压力。② 动

态试验：比较不同动作下执行器的速度、位移、压力以

及控制电压。③ 压力速度复合控制试验：比较闭环控
制时的速度、压力及比例阀控制信号的动静态特性。

图 １６　负载口独立控制系统试验台

Ｆｉｇ．１６　Ｔｅｓｔｒｉｇｆｏｒｉｎｄｅｐｅｎｄｅｎｔｍｅｔｅｒｉｎｇｆｌｕｉｄｐｏｗｅｒｓｙｓｔｅｍ
１．电机和泵　２．控制阀　３．控制器　４．斗杆　５．铲斗　６．动臂

７．油箱
　

５１　静态测试对比
静态测试在动臂上升至最高，斗杆及铲斗完全

缩回的条件下进行，如图１７所示。动臂、斗杆、铲斗
３个部分的油缸两腔压力对比如表 ２所示。仿真的
结果与试验结果较为一致，误差均在０２ＭＰａ之内。
误差主要由比例阀中位内泄漏以及油缸内泄漏导致

的容腔压力缓慢变化产生的。在中位区域并不是比

例阀的阀芯工作区域，因此这个误差对系统控制过

程影响不大。

图 １７　 静态测试姿态示意图

Ｆｉｇ．１７　Ｓｋｅｔｃｈｏｆｐｏｓｉｔｉｏｎｆｏｒｓｔａｔｉｃｔｅｓｔ
　

表 ２　仿真与试验静态测试对比

Ｔａｂ．２　Ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎｏｆｓｉｍｕｌａｔｅｄａｎｄｍｅａｓｕｒｅｄｓｔａｔｉｃ

ｔｅｓｔｒｅｓｕｌｔｓ ＭＰａ

压力 仿真 测试

ｐａ１ ５９ ６１
ｐｂ１ ０１ ０１
ｐａ２ ０９ １１
ｐｂ２ ６４ ６４
ｐａ３ １０ ０８
ｐｂ３ ２３ ２５
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５２　动态测试对比
图１８为动动臂与斗杆油缸速度曲线。进出口

比例阀控制电压为 ±２Ｖ时，动臂先下降后上升的
仿真与试验的速度曲线响应特性较为一致，稳态时

速度误差约为６５％。速度误差是由压差特性以及
比例阀压力流量特性的误差导致的。进出口比例阀

控制电压为为 ±４Ｖ时，斗杆先缩回后伸出的仿真
与试验的速度曲线响应特性较为一致，稳态时速度

误差更小，约为４％。模型计算效率方面，当仿真时
长为１０ｓ，仿真步长为 ００００５ｓ时，仿真时间仅为
１２ｓ。如果采用联合仿真方法，该仿真花费时间一
般大于３ｍｉｎ。

图 １８　动态速度仿真与试验结果对比

Ｆｉｇ．１８　Ｄｙｎａｍｉｃｖｅｌｏｃｉｔｙｃｏｍｐａｒｉｓｏｎｂｅｔｗｅｅｎ

ｓｉｍｕｌａｔｉｏｎａｎｄｍｅａｓｕｒｅｍｅｎｔ
　

图 ２０　动臂油缸速度仿真及试验结果

Ｆｉｇ．２０　Ｓｉｍｕｌａｔｉｏｎａｎｄｍｅａｓｕｒｅｄｒｅｓｕｌｔｓｏｆｂｏｏｍｖｅｌｏｃｉｔｙ

５３　控制特性对比
由于负载口独立系统打破了进出节流口的机械

耦合，因此可以同时控制执行器的速度与压力。本

文采用如图１９所示的分散式控制策略，速度与压力
分别由２个独立的回路控制。其中速度回路采用基
于压力反馈的数字式压力补偿，使得执行器速度与

负载压力变化无关；而压力回路则把背腔压力控制

在较低值以降低能耗（最低０２ＭＰａ，以防止气穴），
控制器采用 ＰＩＤ控制器。

图 １９　负载口独立系统压力速度独立控制原理图

Ｆｉｇ．１９　Ｓｃｈｅｍａｔｉｃｄｉａｇｒａｍｏｆｐｒｅｓｓｕｒｅａｎｄｖｅｌｏｃｉｔｙ

ｉｎｄｉｖｉｄｕａｌｃｏｎｔｒｏｌｆｏｒｉｎｄｅｐｅｎｄｅｎｔｍｅｔｅｒｉｎｇｓｙｓｔｅｍ
　
图２０和图２１为闭环控制仿真与试验曲线，包

括油缸速度、两腔压力以及比例阀控制电压，其中实

线是仿真结果，虚线是试验结果。在每个曲线图中，

左侧为采用上述控制方法的控制特性，右侧为当出

口阀控制电压 ｕ２＝ｕ１，即出口阀开口等于进口阀时
的控制特性，以模拟传统比例阀控制系统。由对比

结果可知，仿真中的响应速度以及超调量高于试验

的响应速度，这是由于粘度的时变性以及弹性模量

的不确定性导致的。速度与压力的振荡周期两者较

为相符；稳态特性方面，两者的各个参数稳态值也非

常一致。此外，从负载口独立系统与传统系统对比

得出，前者的背腔压力明显更低，因此系统能耗更
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图 ２１　斗杆油缸速度仿真及试验结果

Ｆｉｇ．２１　Ｓｉｍｕｌａｔｉｏｎａｎｄｍｅａｓｕｒｅｄｒｅｓｕｌｔｓｏｆａｒｍｖｅｌｏｃｉｔｙ
　
低。

模型计算效率方面，当仿真时长为 １０ｓ，仿真步
长为００００５ｓ时，该仿真花费时间为 １～２ｍｉｎ。如
果采用联合仿真方法，仿真时间则远大于该值。

６　结束语

首先分别建立液压与机械系统参数化模型，对

液压系统参数如比例阀和泵的压力流量特性、比例

阀频响及阻尼以及机械系统的不确定参数———摩擦

力等进行辨识。为了提高辨识的精度和速度，采用

基于试验结果的 ＮＬＰＱＬ多目标优化方法，自动寻优
　　

各个特性参数取值使得优化目标的仿真与试验误差

趋近于０。最终，在同一平台中建立参数化机液耦
合模型。对比现有研究中的 ＡＭＥｓｉｍ及 ＡＤＡＭＳ联
合仿真模型，提出的模型易于修改机械结构参数，模

拟不同位置挖掘机的动作，且计算时间短，仿真效率

高。为了验证模型的准确性，在２ｔ小型挖掘机上进
行试验，静态与动态的试验与仿真结果对比表明，该

仿真模型具有较高的精度，能够模拟实际系统运行

过程中的特性，为负载口独立技术在移动液压中的

控制策略研究提供了参考。
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