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摘要：深入分析四轴液压加载试验台双泵恒压及流量协调控制系统的控制机制，建立系统的方块

图数学模型，对方块图进行合理简化，推导出系统开环传递函数。根据 Bode 稳定判据推导出系统的稳

定性条件，揭示影响系统稳定性的关键因素并分析其对系统稳定性的影响规律。结合所研制双泵供油

重型车辆传动桥四轴液压加载试验台的实际参数及恒压变量泵产品的样本数据，搭建系统 AMESim 仿

真模型，相同工况下，仿真曲线与试验曲线高度一致，验证了仿真模型的准确性。基于系统仿真模型，对
所提出的双泵恒压及流量协调控制系统稳定条件进行了充分的验证。
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Stability Analysis of Constant Pressure and Flow Coordinated Control in a 
Dual-pump System for Four-axis Hydraulic Loading Test Benches
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Abstract： An in-depth analysis of the control mechanism is conducted.  A mathematical model of the 
system is developed using the block diagram method， followed by reasonable simplification of the block dia⁃
gram， from which the open-loop transfer function is derived.  Based on the Bode stability criterion， the sta⁃
bility conditions for the system are established， and the key factors influencing system stability are identified 
and analyzed.  For the developed four-axle hydraulic loading test bench utilizing this dual-pump supply sys⁃
tem， an AMESim simulation model is built using actual system parameters.  Under identical operating con⁃
ditions， the simulation results closely match the experimental curves， validating the accuracy of the simula⁃
tion model.  Using this validated model， the proposed stability conditions are thoroughly verified.  

Key words： four-axle hydraulic loading test bench； dual-pump constant-pressure and flow-
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0 引言

四轴液压二次调节加载试验台是测试重型车

辆传动桥工作性能的重要试验设备，具有高压、大

流量、大功率的特点［1］，必须采用两台恒压变量泵

并联供油。双泵供油系统应具有较高的稳定性及

抗干扰能力，同时还要保证双泵在运行过程中输

出流量平衡，不能出现泵的输出功率相差过大而

导致个别泵超负荷工作的情况，否则会严重影响

系统性能，大大降低泵的使用寿命。

在液压二次调节加载系统特性研究领域，齐

潘国等［2］构建了专用车加载系统的详细功率键合

图模型，并在未考虑恒压油源特性的前提下解析

了系统中存在的耦合特性。王慧等［3-7］基于理想

恒压油源假设，探究了液压耦合与机械耦合对系

统控制性能的影响机制，通过引入特殊解耦元件

实现了系统解耦控制。战兴群等［8］针对加载系统

内的单个恒压变量供油单元建立了详细的数学模

型，研究了供油油源与加载系统之间的耦合关系。

关于恒压变量控制，赵遵道［9］探讨了恒压变

量泵的定压精度与动态稳定性问题，并提出了提

高稳定性的具体解决方案。秦二卫等［10］进一步建
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立了恒压变量柱塞泵调压变量机构的传递函数数

学模型，基于此模型对系统的参数匹配、静态性能

及动态响应进行了全面的仿真计算与分析。钟

鸣［11］通过建立 A4V 轴向柱塞泵的动力学模型，系
统分析了恒压控制、负载敏感控制和恒功率控制

三种变量泵的动态特性，并基于遗传算法优化了

关键参数。陈文杰［12］针对 210cc/rev 恒压-电比例

排量复合控制轴向柱塞泵，通过建立系统数学模

型和频域分析，揭示了小排量工况下相位裕度不

足导致压力稳定性差的问题，提出增大旁路泄漏

提高阻尼的解决方案。张宏等［13］采用 AMESim
软件对恒压控制轴向柱塞变量泵的动态响应特性

展开了具体研究。周平等［14］对恒压变量泵随动活

塞腔的动态压力特性进行分析，并对回位活塞进

行适应性改进，解决了撞击问题。马吉光等［15］通

过 AMESim 仿真和实际试验相结合的方式，研究

变量活塞间隙对液压泵恒压控制稳定性的影响。
吴绍香等［16］采用快速傅里叶变换（FFT）频谱分

析技术对某恒压变量柱塞泵进行压力特性研究，
精准辨识压力脉动频谱特征。

综上所述，四轴液压加载试验台双泵恒压及

流量协调控制稳定性的研究未见报道。本文针对

四轴液压加载系统供油单元的工作要求，首先详

细介绍其组成及工作原理，建立双泵恒压及流量

协调控制系统的数学模型和方块图。对方块图进

行合理简化并推导出系统开环传递函数，根据

Bode 稳定判据推导系统稳定性条件，并通过绘制

Bode 图分析关键参数对系统稳定性的影响规律。
根据所研制双泵供油重型车辆传动桥四轴液压加

载试验台的实际参数及恒压变量泵的样本数据搭

建系统 AMESim 仿真模型，相同工况下，仿真曲

线与试验曲线高度一致，验证了仿真模型的有效

性。基于 AMESim 仿真模型，验证了理论分析的

正确性。

1 双泵恒压及流量协调控制原理

四轴液压加载试验台由加载系统和双泵恒压

及流量协调控制系统两部分组成（图 1）。加载系

统主要包括 4 组二次元件、4 组驱动及加载轴以及

1 个传动桥（试件）。双泵供油系统控制方式为恒

压及流量协调控制，由两台恒压变量泵组成，主要

包括变量泵、变量油缸、双边控制阀（恒压阀）、节
流阀及溢流阀等。

双泵恒压及流量协调控制系统（图 1）由两台

变量泵并联构成，供油压力由一个溢流阀调定。
两台泵的输出流量平衡通过各自配置的压力补偿

阀实现调节，压力补偿阀由固定节流孔 a 和节流

阀并联组成。加载系统流量稳定时，作用于恒压

阀阀芯两端的压力差即设置在恒压阀先导油路上

的固定节流孔 b 两端的压差（参考值 2 MPa）与恒

压阀内置弹簧力保持平衡。流经固定节流孔 b 的

先导流量（1.5 L/min）较小但保持恒定，先导流量

流经压力补偿阀时产生的压力降很小，但其大小

与对应泵的瞬时排量成反比。泵的出口压力基本

保持恒定且等于三部分之和（分别是溢流阀入口

压力、该泵压力补偿阀产生的压差以及固定节流

孔 b 两端的压差）。当系统流量发生变化时，恒压

阀通过其压力反馈机制动态调节液压泵的排量以

适应系统流量需求的变化。在此调节过程中，无
论系统供油流量如何波动，流经固定节流孔 b 的

先导流量均能基本维持恒定，从而确保两台并联

泵出口压力的稳定。若其中一台泵的输出流量因

外部干扰突然增大并伴随排量增加，则该泵对应

的压力补偿阀阀芯会上移，导致压力补偿阀压差

减小；此压差减小作用于恒压阀阀芯右端，使其控

制压力减小，恒压阀阀芯向右移动；阀芯的右移将

系统压力油导向变量油缸的无杆腔，推动活塞向

左运动；活塞的左移则驱动泵的斜盘倾角减小，使
该泵的排量减小，输出流量随之降低。最终，该泵

的输出流量趋近于另一台泵的水平，实现了两台

泵输出流量的基本相同。

2 双泵恒压及流量协调控制系统数学模型

为研究双泵恒压及流量协调控制系统的压力

稳定性，建立双泵恒压及流量协调控制的数学模

型。采用机液伺服系统线性化分析方法建模，即

图 1　恒压及流量协调控制双泵供油四轴液压加载

系统原理

Fig.1　Schematic of the four-axis hydraulic loading 
system with dual-pump oil supply featuring constant 

pressure and flow coordination control
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研究系统在稳定性最差工作点附近的性能。如无

特别说明，本节各方程中的变量均为增量形式。
泵出口压力即控制反馈压力，为简化模型，忽略供

油压力波动对机液伺服系统的影响。
泵的恒压变量机构构成一个机液压力伺服控

制系统，其中恒压阀弹簧腔的压力作为压力闭环

控制的指令输入，弹簧腔的压力主要由溢流阀的

设定压力决定。弹簧预紧力的功能是调节固定节

流孔 b 两端的压差，从而确保流经溢流阀的先导

流量保持稳定且符合设计值。泵的出口压力则作

为实际压力反馈信号。该系统的动力机构采用双

边阀（恒压阀）控制差动液压缸的形式，恒压阀兼

具控制元件和比较元件的功能，其阀芯比较设定

压力与反馈压力；变量油缸的无杆腔作为控制腔，
接收恒压阀输出的控制压力以驱动斜盘和压力补

偿阀调节。
假设恒压阀为理想的零开口对称双边滑阀，

在稳态工作点处，作用于控制腔的控制压力等于

泵出口压力的一半，同时忽略阀腔内流体压缩性

的影响。泵 1 的恒压阀阀口的线性化流量方程可

表示为

qL1 = K q1 xv1 - K c1 p c1 （1）
式中：qL1 为进出变量油缸控制腔的流量；K q1 为恒压阀流

量增益；xv1 为恒压阀阀芯位移（向左为正方向）；K c1 为恒

压阀流量压力系数；p c1 为变量油缸控制腔压力。

根据流体连续性原理，建立泵 1 变量油缸控

制腔的流量连续性方程。考虑到变量油缸活塞的

位移远小于控制腔的初长，可在活塞初始平衡位

置附近对连续性方程进行线性化处理，得到其线

性化方程：

qL1 = A p1 ẋp1 + C b1 p c1 + V c1

β e
ṗ c1 （2）

式中：A p1 为变量油缸控制腔活塞面积；xp1 为活塞位移（向

右为正方向）；C b1 为变量油缸固定节流口的流量系数；V c1

为变量油缸控制腔的初始容积；β e 为油液体积弹性模量。

变量油缸有杆腔的弹簧主要功能在于停泵时

克服变量机构的摩擦力，驱动活塞杆完全缩回至

起始位置，对应泵的最大排量设定。该弹簧刚度

较小，对系统负载动态的贡献可以忽略。进一步

忽略泵变量机构中库仑摩擦和倾覆力矩的影响，
泵 1 变量油缸的线性化力平衡方程为

A p1 p c1 = m p1 ẍp1 + B p1 ẋp1 （3）
式中：m p1 为变量机构运动部分在活塞杆处的总等效质量；

B p1 为总等效黏性阻尼系数。

联立式（1）～式（3），进行拉普拉斯变换，并通

过代数运算消除中间变量，可推导出描述恒压阀阀

芯位移到变量油缸活塞位移动态关系的传递函数：

X p1 ( s )
X v1 ( s )

=

K q1

A p1

s ( s2

ω 2
h1

+ 2ξh1

ω h1
s+ 1 )

（4）

ω h1 =
β eA 2

p1

V c1m p1
  ξh1 = ( K c1 + C b1 )

2A p1

β em p1

V c1

式中：X p1 ( s )、X v1 ( s ) 分别为 xp1 和 xv1 的拉氏变换；ω h1、ξh1

分别为泵 1 的阀控缸动力机构的液压固有频率和液压阻

尼比。

假设变量泵的转速保持恒定，其输出流量与

变量油缸活塞位移之间的关系由泵及变量机构的

结构决定。对于泵 1，在稳态工作点附近进行线

性化，可得其输出流量方程为

qp1 = K p1 xp1 - C p1 pp1 （5）
式中：qp1 为泵出口的输出流量；K p1 为变量油缸与液压泵

的流量转化系数；C p1 为泵的泄漏系数；pp1 为泵出口压力。

忽略固定节流孔 b 对泵出口控制腔室流量连

续性方程的影响，同时忽略溢流阀的动态过程，近
似认为其入口压力等于设定压力。泵 1 中固定节

流孔 b 的线性化流量方程具体表达式为

q f1 = K f1 ( pp1 - pv1 ) （6）
式中：q f1 为通过固定节流孔 b 的流量；K f1 为固定节流孔 b
的流量系数；pv1 为恒压阀弹簧腔压力。

压力补偿阀由一个固定节流孔 a 与一个可变

节流阀并联组成。假设这两个节流口均符合薄壁

小孔模型，则泵 1压力补偿阀的线性化流量方程为

q t1 = K u1 x t1 + K t1 ( pv1 - p r1 ) （7）
式中：q t1 为压力补偿阀流量；K u1 为压力补偿阀流量增益；

x t1 为压力补偿阀阀芯位移（向上为正方向）；K t1 为压力补

偿阀流量压力系数；p r1 为压力补偿阀出口压力。

压力补偿阀与固定节流孔 b 之间的连接管路

内腔连同恒压阀的弹簧腔（右腔）共同构成一个压

力腔，在建模中忽略阀芯位移对该腔室容积动态

变化的影响，可推导出该压力腔的线性化流量连

续性方程为

q f1 - q t1 = A v1 ẋv1 + C v1 pv1 + V v1

β e
ṗv1 （8）

式中：A v1 为恒压阀阀芯右端面积；C v1 为压力腔的泄漏系

数；V v1 为压力腔总容积。

两泵压力补偿阀输出的先导油液汇流至公共

管路，经由溢流阀返回油箱。该液流路径简化为

集中参数模型，包含等效压力腔与阻尼孔，如图 2
所示。

图 2　先导并联油路模型

Fig.2　The pilot oil parallel circuit mode
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根据流体连续性原理，建立泵 1 压力补偿阀

支路所对应压力腔的流量连续性方程：

q t1 = q't1 + V t1

β e
ṗ r1 （9）

式中：q't1 为泵 1 压力补偿阀支路输出流量；V t1 为支路压力

腔容积。

泵 1 压力补偿阀出口至汇合点之间的油路的

流量方程为

q't1 = πd 4
r1

128μl r1
( p r1 - p r )= C t1 ( p r1 - p r ) （10）

式中：C t1 为泵 1 压力补偿阀支路流量系数；p r 为汇合点压

力；d r1 为泵 1 压力补偿阀支路的管路直径；l r1 为支路的管

路长度。

在忽略恒压阀右侧腔室及压力补偿阀支路

压力腔动态过程的前提下，并忽略式（8）中所涉

的泄漏流量及阀芯运动的影响，根据式（8）和式

（9），可简化为关系式 q f1 = q t1 = q't1。由此，结合

式（7）和式（10），即可推导出恒压阀弹簧腔的压

力表达式：

pv1 = p r +( 1
K t1

+ 1
C t1

) q f1 - K u1

K t1
x t1 （11）

恒压阀阀芯力平衡方程为

K s1 ( x01 - xv1 )+ A v1 ( pv1 - pp1 )= m v1 ẍv1 + B v1 ẋv1    （12）
变量油缸活塞位移与节流阀阀芯位移的关系

式为

x t1 = -K r1 xp1 （13）
式中：K r1 为液压缸活塞位移反馈系数。

泵 1 与泵 2 并联向系统供油的油路模型如图

3 所示，将各泵出口至汇合点之间的管路简化为

包含等效压力腔及阻尼孔的集中参数模型。由于

两分支管路的长度、内径等几何参数存在差异，其
流量系数不同。汇合点处的系统压力为 p s，而流

经该点的流量 q s 则由加载系统工况决定。

恒压变量泵通过调节流入其控制压力腔的流

量来实现压力控制。根据流体连续性原理，泵 1
支路压力腔的流量连续性方程为

qp1 + A v1 ẋv1 =

ì

í

î

ï
ïï
ï
ï
ï

ï
ïï
ï
ï
ï

q'p1 + A r1 x'p1 +
V g1

β e
ṗp1             xv1 ≥ 0

q'p1 + A r1 ẋp1 + qL1 +
V g1

β e
ṗp1  xv1 < 0

（14）
式中：xv1为恒压阀阀芯位移；q'p1为泵 1支路输出流量；V g1为

泵 1支路压力腔容积；A r1为变量油缸有杆腔有效作用面积。

考虑到由变量油缸活塞运动和恒压阀阀芯运

动引起的流量变化远小于泵输出流量的变化量，
且压力腔容积随泵转角、油缸位置及阀芯位置变

化而产生的相对变化量也较小，忽略这两部分的

影响，上式可简化为

qp1 = q'p1 +
V g1

β e
ṗp1 （15）

泵 1 出口到汇合点之间的油路流量方程为

q'p1 = πd 4
1

128μl1
( pp1 - p s )= C g1 ( pp1 - p s ) （16）

式中：C g1 为泵 1 支路流量系数；p s 为汇合点压力；d1 为泵 1
支路的管路直径；μ为液体的动力黏度；l1 为泵 1 支路的管

路长度。

汇合点与加载系统的入口之间的管路容腔的

流量连续性方程为

q'p1 + q'p2 - q s = C s p s + V s

β e
ṗ s （17）

式中：q'p2 为泵 2 支路输出流量；q s 为供给加载系统

的流量；Cs为加载系统的泄漏系数。
对式（5）~式（17）进行拉普拉斯变换，得到泵

1 模型的拉氏域方程组。同理，可推导出泵 2 的对

应方程及其拉氏变换式。基于两泵的拉氏域方

程，可构建恒压及流量协调控制双泵供油系统的

方块图模型，如图 4 所示。
由于两台泵结构参数完全一致，为深入探究

恒压及流量协调控制策略的恒压特性，将分析对

象简化为单泵系统，忽略管路动力学的影响，以聚

焦于泵本体在协调控制下的恒压性能。恒压及流

量协调控制方块图简化为图 5。对图 5中的方块图

进行进一步的等效化简，可得图 6所示方块图。
由简化后的方块图可得系统开环传递函数：

G ( s )H ( s )= F 1

[ sF 2F 3 + F 4 ] (
V g1

β eC p1
s+ 1 )

    （18）

F 1 =
A v1K q1K p1

( 1 + K f1

C t1
+ K f1

K t1
)A p1K s1C p1

F 2 = m v1

K s1
s2 + B v1

K s1
s+ 1  F 3 = s2

ω 2
h1

+ 2ξh1

ω h1
s+ 1

F 4 =
A v1K q1K u1K r1

( 1 + K f1

C t1
+ K f1

K t1
)A p1K t1K s1

将式（18）中方括号部分展开：
m v1

ω 2
h1K s1

s5 +( 2m v1 ξh1

ω h1K s1
+ B v1

ω 2
h1K s1

) s4 +

( m v1

K s1
+ 2B v1 ξh1

ω h1K s1
+ 1
ω 2

h1
) s3 +( B v1

K s1
+ 2ξh1

ω h1
) s2 + s+F 4

由泵的实际参数可知：K s1 = 1.3 × 104 N/m，

m v1 = 0.1 kg，ξh1 = 0.1544，ω h1 = β eA 2
p1

V c1m p1
= 1.1 ×

图 3　供油并联油路模型

Fig.3　Model of the parallel oil supply circuit
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104 rad/s，B v1 = 50 N ∙ s/m。

所以

m v1

ω 2
h1K s1

= 6.4 × 10-14 ≪ 1

2m v1 ξh1

ω h1K s1
+ B v1

ω 2
h1K s1

= 2.8 × 10-10 ≪ 1

m v1

K s1
+ 2B v1 ξh1

ω h1K s1
+ 1
ω 2

h1
= 7.9 × 10-6 ≪ 1

此三项可省略，所以系统开环传递函数最终

简化为

G ( s )H ( s )= F 1

[ ( B v1

K s1
+ 2ξh1

ω h1
) s2 + s+ F 4 ] (

V g1

β eC p1
s+ 1 )

（19）

  式（19）化成标准型为

G ( s )H ( s )= K

( 1
ω 2

n
s2 + 2ξn

ω n
s+ 1 )( s

ω r
+ 1 )

（20）

K=
K p1K t1

K u1K r1C p1
  ω r =

β e1C p1

V g1
 

  ω n = 
A v1K q1K u1K r1

A p1K t1 ( B v1 +
K s1m p1 ( K c1 + C b1 )

A 2
p1

) ( 1 + K f1

C t1
+ K f1

K t1
)

ξn = K s1

2 F 5

F 5 =
A p1K t1 ( 1 + K f1

C t1
+ K f1

K t1
)

A v1K q1K u1K r1 ( B v1 +
K s1m p1 ( K c1 + C b1 )

A 2
p1

)

式中：K为系统总开环增益；ω r 为系统转折频率；ω n 为系

统固有频率；ξn 为系统阻尼比。

3 系统稳定性分析

为了使系统稳定，必须使相位裕量和增益裕

量（dB）均为正值。相位裕量是增益穿越频率 ω g

处的相角 γ与 180°之和，增益裕量是相位穿越频

率处的增益的倒数。就所讨论的系统而言，因为

增益穿越频率处的斜率为-20 dB/（°），所以相位

裕量为正值，只需要使增益裕量为正值系统就可

以稳定。由于 ω g ≈ ω n，故有

-20lg |G ( jω n )H ( jω n ) |=

-20lg K

[ 1 +( ω n

ω r
)2 ] [ ( 1 - ω n

2

ω 2
n

)2 +( 2ξn
ω n

ω n
)2 ]

> 0

（21）
由此可得稳定性条件：

图 5　恒压及流量协调控制系统简化方块图

Fig.5　Simplified block diagram of constant pressure and flow coordinated control system

图 4　恒压及流量协调控制双泵供油系统方块图

Fig.4　Block diagram for the dual-pump oil supply system with constant pressure and flow coordination control

图 6　恒压及流量协调控制系统等效简化方块图

Fig.6　Equivalent simplified block diagram of constant pressure and flow coordinated control system
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K

2ξn [ 1 +( ω n

ω r
)2 ]

< 1 （22）

代入 K、ω n、ξn、ω r 的表达式，得到系统最终的

稳定性条件表达式：
K p1K t1

K u1K r1C p1

K s1 F 5 + F 6

< 1 （23）

F 6 =
V g1

2

β 2
e1C 2

p1 [ B v1 +
K s1m p1 ( K c1 + C b1 )

A 2
p1

]2

  由式（23）及系统结构参数可知，压力补偿阀

流量压力系数 K t1、压力补偿阀流量增益 K u1、液压

缸活塞位移反馈系数 K r1、恒压阀阀芯端面面积

A v1 和变量油缸活塞面积 A p1 为影响系统压力稳

定性的关键参数，通过 Bode 图具体分析各参数对

系统压力稳定性的影响。
上述稳定性条件是根据简化模型推导出来

的 ，需 对 简 化 模 型 的 合 理 性 进 行 验 证 。 使 用

Simulink 软件搭建双泵仿真模型和单泵简化模

型，仿真参数根据表 1 设置，得到的开环频率特性

表 1　主要仿真参数取值

Tab.1　Parameter values used for simulink simulation

序号

1

2

3

4

5

6

7

8

9

10

11

12

13

14

15

16

17

18

19

20

21

22

23

24

25

26

27

28

29

30

31

主要参数

压力补偿阀出口压力 p r/MPa

固定节流孔 b 的流量系数K f1/（m3·s-1·Pa-1）

泵 1 压力补偿阀支路流量系数 C t1/（m3·s-1·Pa-1）

压力补偿阀流量压力系数K t1/（m3·s-1·Pa-1）

恒压阀阀芯端面面积A v1/m2

调压弹簧的刚度K s1/（N·m-1）

调压弹簧预压缩量 X 01/m

恒压阀流量增益K q1/（m2·s-1）

变量油缸控制腔活塞面积A p1/m2

液压缸活塞位移反馈系数K r1

压力补偿阀流量增益K u1/（m2·s-1）

变量油缸与液压泵流量转化系数K p1

泵 1 支路压力腔容积V g1/m3

油液体积弹性模量 βe/MPa

泵的泄漏系数 Cp1/（m3·s-1·Pa-1）

泵 1 支路流量系数 Cg1/（m3·s-1·Pa-1）

汇合点与加载系统的入口之间的管路容腔体积
V s/m3

加载系统的泄漏系数 C s/（m3·s-1·Pa-1）

变量机构运动部分在活塞杆处的总等效质量
m p1/kg

恒压阀流量压力系数K c1/（m3·s-1·Pa-1）

变量油缸固定节流口流量压力系数
Cb1/（m3·s-1·Pa-1）

变量油缸控制腔的初始容积V c1/m3

恒压阀阀芯质量m v1/kg

恒压阀阀芯的黏性阻尼系数 Bv1/ （N∙s∙m-1）

变量油缸的黏性阻尼系数 Bp1/ （N∙s∙m-1）

二次元件排量/（mL·r-1）

二次元件最大摆角/（°）

驱动单元减速比

驱动单元输出轴等效惯量/（kg·m2）

驱动单元比例增益

驱动单元积分增益

值

16.68

6.88 × 10-12

1.7 × 10-9

1.48 × 10-12

3.3 × 10-5

1.3 × 104

2.5 × 10-3

0.26

1.81 × 10-3

0.01

0.12

0.2

2.5 × 10-3

690

9.5 × 10-12

5.2 × 10-10

0.02

5 × 10-12

5

9.5 × 10-12

8.6 × 10-12

3.62 × 10-6

0.1

50

100

250

15

0.89

15

20

0.4

序号

32

33

34

35

36

37

38

39

40

41

42

43

44

45

46

47

48

49

50

51

52

53

54

55

56

57

58

59

60

61

62

主要参数

二桥加载单元减速比

二桥加载单元比例增益

二桥加载单元积分增益

左右轮加载单元减速比

左右轮加载单元比例增益

左右轮加载单元积分增益

变量液压泵排量/（mL·r-1）

变量液压泵转速/（r·min-1）

变量液压泵吸油压力/MPa

变量液压泵工作压力/MPa

平板节流孔间隙/mm

平板节流孔孔长/mm

平板节流孔孔宽/mm

变量油缸活塞杆直径/mm

变量油缸活塞行程/mm

变量油缸无杆腔阻尼孔直径/mm

恒压阀阀芯直径/mm

恒压阀阀杆直径/mm

恒压阀阀口流量系数

恒压阀弹簧预压缩量/mm

固定节流孔 b 孔径/mm

固定节流孔 b 流量系数

固定节流孔 b 临界雷诺数

节流阀阀芯直径/mm

节流阀阀杆直径/mm

节流阀轴向槽数

节流阀轴向槽宽/mm

节流阀轴向槽深/mm

固定节流孔 a孔径/mm

固定节流孔 a流量系数

固定节流孔 a临界雷诺数

值

0.85

0.2

6.67

7.26

0.2

6.67

180

1500

1.5

20

0.1

1

4

24

20

1

7.82

4.86

0.7

0.1

0.8

0.7

1000

10

5

2

1

2.5

1

0.7

1000
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Bode 图见图 7。由图 7 可见，在中低频段内，简化

前后的系统开环频率特性曲线基本重合，仅高频

段相差较大，但因实际系统的稳定性由中低频主

导，且简化模型保留了关键参数与稳定裕度，故不

影响稳定性分析的准确性。简化前后的稳定裕度

基本一致，增益裕度分别为 12 dB 和 11 dB，相位

裕度分别为 40.9°和 41.1°，说明基于简化模型进行

稳定性分析是合理的。

分别研究 K t1、K u1、K r1、A v1 和 A p1 对系统稳定

性的影响，每次仅改变其中一个参数并保持其他

参数不变，参数取值参考表 1，仿真分析该参数对

系统稳定裕度的影响情况。
1）压力补偿阀流量压力系数 K t1。K t1 分别设

置为 1.88 × 10-12、1.48 × 10-12、1.08 × 10-12 m3/s
时，系统的开环频率特性曲线如图 8 所示，可见三

种参数对应的增益裕度分别为 9.95、12、14.7 dB，
相位裕度分别为 32.6°、40.9°和 52°，随着 K t1 的减

小，系统的增益裕度和相位裕度增加，稳定性

提高。

2）压力补偿阀流量增益 K u1。K u1 分别设置为

0.08、0.12、0.16 m2/s 时，系统的开环频率特性曲

线如图 9 所示，可见三种参数对应的增益裕度分

别为 8.69、12、14.4 dB，相位裕度分别为 23.5°、
40.9°和 56.3°，随着 K u1 的增大，系统的增益裕度和

相位裕度增加，稳定性提高。

3）液压缸活塞位移反馈系数 K r1。K r1 分别设

置为 0.01、0.02 和 0.03 时，系统的开环频率特性曲

线如图 10 所示，可见三种参数对应的增益裕度分

别为 12、17.8、21.3 dB，相位裕度分别为 40.9°、
75.9°和 88.3°，随着 K r1 的增大，系统的增益裕度和

相位裕度增加，稳定性提高。

4）恒压阀阀芯端面面积A v1。A v1 分别设置为

1.2 × 10-5、3.3 × 10-5、5.5 × 10-5 m2时，系统的开

环频率特性曲线如图 11 所示，可见三种参数对应

的增益裕度分别为 12.7、12、11.8 dB，相位裕度分

别为 27°、40.9°和 51.7°，随着A v1 的增大，系统的增

益裕度减小，相位裕度增加。增益裕度衡量系统

的绝对稳定性，相位裕度衡量系统的相对稳定性，
对于最小相位系统，相位裕度更为关键。由于本

系统为最小相位系统，故在系统绝对稳定的范围

图 7　双泵恒压及流量协调控制开环频率特性 Bode图
Fig.7　Bode diagram of open-loop frequency 

characteristics for dual-pump constant pressure and 
flow coordination control

图 8　开环频率特性 Bode图（K t1 变化）

Fig.8　Open-loop Bode diagram with K t1 variation

图 9　开环频率特性 Bode图（K u1 变化）

Fig.9　Open-loop Bode diagram with K u1 variation

图 10　开环频率特性 Bode图（K r1 变化）

Fig.10　Open-loop Bode diagram with K r1 variation
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内，随着恒压阀阀芯面积的增大，系统的相对稳定

性提高，且在时域表现为系统超调和振荡减小。

5）变量油缸控制腔活塞面积A p1。A p1 分别设

置为 2.83 × 10-3、1.81 × 10-3、1.26 × 10-3m2 时，
系统的开环频率特性曲线如图 12 所示，可见三种

参数对应的增益裕度分别为 12.3、12、11.8 dB，相
位裕度分别为 33.7°、40.9°和 48.2°，随着 A p1 的减

小，系统的增益裕度减小，相位裕度增加。在系统

绝对稳定的范围内，随着变量油缸控制腔活塞面

积的减小，系统相对稳定性提高，且在时域表现为

系统超调和振荡减小。

4 仿真模型

双泵恒压及流量协调控制四轴液压加载试验

台的加载系统如图 13 所示，它主要由 6 台 Rexroth
公司的 A4VSG250 型的二次元件、4 套转速转矩

传感器、4 套变速箱、驱动及加载轴、液压管路及

加载试件（车桥）组成。
双泵恒压及流量协调控制四轴液压加载试验

台的供油系统如图 14 所示，它主要由 2 台 Rexroth
公司的 A4VSO180 型恒压变量泵、2 台电机及相

关的液压控制阀组成，2 台恒压变量泵按恒压及

流量协调控制方式并联构成系统的恒压油源。

参考文献［1-2］，建立双泵恒压及流量协调控

制四轴液压加载试验台 AMESim 仿真模型，如图

15 所示，试验台包括加载系统及双泵供油系统两

部分。加载系统主要包括模拟发动机的驱动单元

模块、模拟车轮载荷的左右轮加载单元模块、模拟

二桥载荷的二桥加载模块及传动桥模块 5 个部

分。双泵恒压及流量协调控制供油系统主要包括

变量液压泵、阀控缸模块、指令信号源、压力补偿

图 11　开环频率特性 Bode图（A v1 变化）

Fig.11　Open-loop Bode diagram with A v1 variation

图 12　开环频率特性 Bode图（A p1 变化）

Fig.12　Open-loop Bode diagram with A p1 variation

图 13　双泵并联四轴液压加载试验台加载系统

Fig.13　Loading system of the dual-pump parallel four-

axis hydraulic loading test bench

图 14　双恒压变量泵供油系统

Fig.14　Dual constant-pressure variable-displacement 
pump oil supply system

图 15　双泵恒压及流量协调控制四轴液压加载试验台

AMESim 仿真模型

Fig 15　AMESim simulation model of four-axis 
hydraulic loading test bench with dual-pump constant 

pressure and flow coordination control
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阀模块、固定节流孔 b、平板节流孔、单向阀、蓄能

器、安全阀及先导溢流阀等。平板节流孔并联在泵

出口，模拟变量液压泵的泄漏，指令信号源控制弹

簧的预压缩量，泵出口的压力由先导溢流阀设定。
加载系统的驱动单元模块和二桥加载模块都

包含 2 个二次元件模块，左右轮加载单元只有 1
个二次元件模块。驱动单元模块有 4 个端口，分
别是转速指令信号、高压进油口、低压排油口及输

出轴，模型内部构成如图 16 所示，包括 2 个二次

元件模块、转速传感器、弹性联轴器、减速器、PID
控制器及比较元件等，通过转速反馈闭环控制输

出轴转速，模拟发动机的转速控制，其输出轴转矩

由其他三个加载模型决定。

二桥加载模块和左右轮加载模块的内部结构

与驱动模块基本相同，区别在于，它们通过转矩传

感器构成转矩反馈闭环控制输出轴的转矩，模拟

二桥输出轴和车轮上的载荷。
二次元件模块有 4 个端口：摆角指令信号、高

压进油口、低压排油口及马达输出轴，模块内部结

构如图 17 所示，包括变量油缸、电液伺服阀、P 控

制器、比较元件及位移传感器等，通过位置反馈闭

环控制实现马达工况下二次元件的斜盘摆角控

制，即闭环控制马达的排量。

阀控缸模块有 4 个端口：调压弹簧预压缩量、
恒压阀弹簧腔油口及非弹簧腔油口、变量油缸输

出位移，其内部结构如图 18 所示，包括恒压阀和

变量油缸。

压力补偿阀模块有 3 个端口：斜盘摆角反馈

（变量油缸输出位移反馈）、先导进油口和先导出

油口，其内部结构如图 19 所示，包括固定节流孔

和节流阀。

恒压变量泵实际结构如图 20 所示，拆解后，
测量得到关键零件尺寸作为设置仿真参数的依

据，主要零件的测量情况如图 21 所示，变量油缸

活塞控制腔侧直径为 48 mm，恒压阀的阀芯端面

直径为 6.52 mm，其他零件尺寸见表 1。

图 22和图 23分别为加载系统的转速曲线和转

矩曲线。驱动单元转速先保持在 300 r/min，此时二

桥加载单元、左轮加载单元和右轮加载单元的转速

分别为 278、243、242 r/min。转速稳定后，二桥加

载单元的转矩由 50 N·m 匀速增至 453 N·m，转矩

保持 3 s 后，匀速减至 403 N·m 后保持不变。左轮

加载单元和右轮加载单元转矩由 50 N·m 匀速提

图 16　驱动单元模块

Fig.16　Driving unit module

图 17　二次元件模块

Fig.17　Secondary element module

图 18　阀控缸模块

Fig.18　Valve-controlled cylinder module

图 19　压力补偿阀模块

Fig.19　Pressure compensator valve module

图 20　恒压变量泵结构

Fig.20　Structure of constant pressure variable 
displacement pump
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高至 150 N·m，最终提高至 160 N·m 后保持不变。

驱动单元的输出转矩受到其他三个单元的共同作

用，其变化趋势如图 23 中绿色曲线所示。由图 22
和图 23可见，仿真与试验曲线接近完全重合，验证

了四轴液压加载系统仿真模型的准确性。

图 24 和图 25 分别为泵出口压力和摆角变化

的曲线。通过突然打开和关闭作为加载阀的溢流

阀（位于轴向柱塞单元压力口下游 1 m 处）来实现

泵出口压力跳跃。泵出口压力初始保持在 35 
MPa，摆角保持在 1.82°，0.2 s 时将溢流阀打开，压

力降至 2 MPa，摆角升至 15°，0.78 s 时再将溢流阀

关闭，压力升至 35 MPa 并保持稳定，摆角降至

1.4°并保持稳定。由图 24 和图 25 可见，仿真与样

本曲线几乎完全重合，验证了恒压变量泵仿真模

型的准确性。

5 泵出口压力阶跃响应仿真

设置系统压力为 20 MPa，仿真时长为 170 s，
仿真步长为 1 ms，阶跃为 2 MPa，两泵参数始终保

持一致，根据泵出口压力的阶跃响应情况判断稳

定性，图 22 和图 23 中第 80 s 和 160 s 所对应的两

种工况（分别记为工况一、二）下进行仿真研究，分
析关键参数对系统压力稳定性的影响。

1）压力补偿阀流量压力系数 K t1。在 AMES⁃
im 仿真模型中，固定节流孔直径 d与 K t1 成正比，
通过改变固定节流孔 a 的直径 da 实现对 K t1 的调

整。将 da分别设置为 1.2、1.0、0.8 mm 进行泵出口

压力的阶跃响应仿真，仿真曲线如图 26 所示，可

见，当 da分别为 1.2、1.0、0.8 mm 时，工况一对应的

超调量分别为 6.94%、5.16% 和 0.37%，工况二对

应的超调量分别为 7.07%、6.02% 和 2.43%，说明

固定节流孔直径越小，压力振荡越小，稳定性越

好，仿真结果与理论分析结论一致。

2）压力补偿阀流量增益 K u1。在 AMESim 仿

真模型中，节流阀阀口宽度 w与 K u1 成正比，通过

改变节流阀阀口宽度实现对压力补偿阀流量增益

K u1 的调整。将 w分别设置为 1、2、3 mm 进行泵

图 21　恒压变量泵部分结构数据测量

Fig.21　Partial structural data measurement of constant 
pressure variable displacement pump

图 22　加载系统转速曲线

Fig.22　Rotational speed curve of loading system

图 23　加载系统转矩曲线

Fig.23　Torque curve of loading system

图 24　泵出口压力变化曲线

Fig.24　Variation curve of pump outlet pressure

图 25　泵摆角变化曲线

Fig.25　Variation curve of pump swash plate angle
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出口压力的阶跃响应仿真，仿真曲线如图 27 所

示。可见，当 w分别为 1、2、3 mm 时，工况一对应

的超调量分别为 5.24%、2.69% 和 1.48%，工况二

对应的超调量分别为 6.05%、5.05% 和 4.91%，说
明节流阀阀口宽度越大，压力振荡越小，稳定性越

好，仿真结果与理论分析结论一致。

图 27　泵出口压力阶跃响应曲线（K u1 变化）

Fig.27　Step response curve of pump outlet pressure 
with K u1 variation

3）液压缸活塞位移反馈系数 K r1。在 AMES⁃
im 仿真模型中，压力补偿阀控制信号输入增益与

K r1 成正比，通过改变压力补偿阀控制信号输入增

益实现对 K r1 的调整。将压力补偿阀控制信号输

入增益分别设置为 0.0001、0.0002 和 0.0003，进行

泵出口压力的阶跃响应仿真，如图 28 所示。由图

可见，当压力补偿阀控制信号输入增益分别为

0.0001、0.0002 和 0.0003 时，工况一对应的超调量

分别为 7.71%、5.23% 和 3.93%，工况二对应的超

调量分别为 7.28%、6.05% 和 5.37%，说明压力补

偿阀控制信号输入增益越大，压力振荡越小，稳定

性越好，仿真结果与理论分析结论一致。

4）恒压阀阀芯端面面积 A v1。在 AMESim 仿

真模型中，通过改变恒压阀阀芯端面直径实现对

A v1 的调整。将恒压阀阀芯端面直径 d v1 分别设置

为 5、6.52、8 mm 进行泵出口压力的阶跃响应仿

真，仿真曲线如图 29 所示。可见，当 d v1 分别为 5、
6.52、8 mm 时 ，工 况 一 对 应 的 超 调 量 分 别 为

6.69%、5.23% 和 3.79%，工况二对应的超调量分

别为 7.29%、5.99% 和 4.32%，说明恒压阀阀芯直

径越大，压力振荡越小，稳定性越好，仿真结果与

理论分析结论一致。
5）变量油缸控制腔活塞面积A p1。在 AMES⁃

im 仿真模型中，通过改变变量油缸控制腔活塞直

径 d p1 实现对 A p1 的调整。将 d p1 分别设置为 48、
44、40 mm 进行泵出口压力的阶跃响应仿真，仿真

曲线如图 30 所示，可见，当 d p1 分别为 48、44、40 
mm 时 ，工 况 一 对 应 的 超 调 量 分 别 为 5.19%、
4.97% 和 4.63%，工况二对应的超调量分别为

6.01%、5.45% 和 5.01%，说明变量油缸控制腔活

图 26　泵出口压力阶跃响应曲线（K t1 变化）

Fig.26　Step response curve of pump outlet pressure 
with K t1 variation

图 28　泵出口压力阶跃响应曲线（K r1 变化）

Fig.28　Step response curve of pump outlet pressure 
with K r1 variation
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塞直径越小，压力振荡越小，稳定性越好，仿真结

果与理论分析结论一致。

6 结论

1）本文建立了四轴液压加载试验台及其双泵

恒压及流量协调控制系统 AMESim 仿真模型，对
Rexroth 公司的 A4VSO180 型恒压变量泵进行结

构拆解并测量关键零件的主要参数，得到双泵恒

压及流量协调控制系统仿真模型的主要仿真参

数，用四轴液压加载试验台试验数据及产品样本

数据验证了仿真模型的有效性。
2）推导了双泵恒压及流量协调控制稳定性

条件，揭示了影响稳定性的关键参数及其影响规

律，即系统稳定性与节流阀流量压力系数K t1 和变

量油缸控制腔活塞面积 A p1 成反比，与节流阀流

量增益 K u1、液压缸活塞位移反馈系数 K r1 和恒压

阀阀芯端面面积 A v1 成正比，通过双泵恒压及流

量协调控制系统 AMESim 仿真模型对上述结论

进行了仿真验证。当进行双泵恒压及流量协调控

制系统的开发和设计时，K t1、K u1、K r1 和A v1 对稳定

性的改善效果显著，应优先考虑；A p1 对稳定性改

善效果较小，可作为次要参考。
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