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液压机械复合传动阶跃输入恒转速输出双前馈模糊 PID 控制 

曹付义，李豪迪，闫祥海，徐立友 
（河南科技大学车辆与交通工程学院，洛阳 471003） 

 
摘  要：针对液压机械复合传动系统在阶跃转速输入时输出转速稳定性差、不易控制等问题，该文提出了一种基于液压

子系统、机械子系统和液压机械复合传动系统的输入双前馈+模糊 PID 转速复合控制方法，以系统输出转速恒定为控制目

标，将 2 个子系统转速扰动量折算到变量马达转速变化量，通过排量补偿调节实现对系统输出转速波动控制，最终实现

输出转速恒定控制。仿真与试验结果表明：在系统不同初始输入转速基础上，施加特定的阶跃转速扰动，该控制方法具

有良好的控制精度和鲁棒性，相比于传统 PID 控制方法，系统输出转速最大超调量平均降低 39.8%，稳定调整时间平均

缩短 35.53%，系统输出转速平均稳态误差控制在±0.7%之间。该文所提出的双前馈+模糊 PID 转速复合控制方法，对液

压机械复合传动系统阶跃输入扰动引起的输出波动具有抑制作用，控制效果明显，增强系统在非线性输入复杂工况下转

速输出的稳定性，可为液压机械复合传动系统在农业机械领域的设计和应用提供参考。 
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0  引  言 

液压机械复合传动是一种将液压传动与机械传动并

联组合而成的新型传动形式，主要包括机械子系统、液

压子系统、功率分流装置以及转速耦合装置，兼顾了液

压无级调速的良好性能和机械传动的高效率，可实现传

动系统负载和动力源的最优匹配，在农用车辆、工程机

械和军用车辆上等得到了广泛的应用[1-4]。其中，液压

子系统有“变量泵-定量马达（variable pump-quantitative 

motor）”、“定量泵-变量马达（quantitative pump-variable 

motor）”、“变量泵-变量马达（variable pump-variable 

motor）”多种不同的泵-马达传动系统组合方案，由于其

能有效抑制系统时变和非线性输入引起的输出转速波

动，被广泛独立应用于大型风力发电机、液压电梯、行

车发电等工程领域[5-8]。相比于液压机械复合传动系统，

泵-马达传动系统虽然对于系统变转速输入工况下的恒转

速输出控制较方便，配置更灵活，但是其能量损失严重，

传动效率低，极大限制了其在工程领域的发展。 

针对泵-马达传动系统转速控制方法国内外学者开展

了广泛的研究。Kong 等[9]采用一种稳态控制量叠加基于

小信号线性化补偿控制量的转速控制方法，经试验得到
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恒流状态下变量马达斜盘电比例控制阀的响应速度、变

量马达斜盘摆角和定量泵转速对系统控制特性的影响规

律，验证了变转速输入定量泵-恒转速输出变量马达容积

调速系统控制方法的有效性；彭天好等[10]基于系统压力

反馈的转速降落补偿控制，分析变转速泵控马达调速系

统产生转速降落的原因并实现不同工况下的补偿控制；

马玉等[11]建立了整个试验平台的输入前馈－反馈复合补

偿控制模型，实现了对液压动力源典型工况（阶跃、斜

坡、正弦动态变化）下流量的跟踪控制；柴小波等[12]针

对变转速输入对系统稳速输出的干扰，提出一种以系统

流量为中间控制变量的前馈控制方法，实现了对系统的

稳速控制；Long 等[13]通过控制变量泵排量抵消发动机输

入转速较大范围内变化引起的马达输出转速波动，实现

变量泵-定量马达系统在恒流源状态下的恒转速输出控

制；李昊等[14]针对车载液压发电机的稳速控制，采用一

种前馈补偿加闭环反馈的方法，有效的抑制了马达输出

转速波动；王岩[15]采用基于线性化理论的变量泵变量马

达 BangBang 控制算法，实现了对变量马达的快速控制；

郑琦等[16]采用流量自适应分配与期望压力规划的方法研

究泵控并联马达速度复合控制，综合多个控制变量间的

协调关系，并减弱马达间耦合作用；陈丽缓等[17]提出了

基于线性二次型(linear guadratic，LQ)的马达转速控制方

法，实现了马达转速的稳定输出控制；李和言等[18]采用

模糊自适应 PID 同步控制方法的双泵双马达静液传动系

统在经受突变载荷干扰时能有效抑制两侧马达转速误差

值，快速同步到设定速度。相比于泵-马达传动系统转速
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控制方法研究，国内外学者仅对液压机械复合传动的应

用和基础特性进行了研究[19-25]，对其阶跃输入扰动下的

恒转速输出控制方法研究相对较少。 

本文以液压机械复合传动系统为研究对象，在建立

液压机械复合传动系统转速补偿数学模型的基础上，提

出一种基于液压子系统、机械子系统和液压机械复合传

动系统的双前馈+模糊 PID 转速复合控制方法，通过变量

马达斜盘摆角补偿控制来解决阶跃输入扰动引起的输出

转速波动问题，以期为广泛的工程实际应用奠定基础。 

1  控制方案设计 

本研究采用如图 1 所示的“分矩汇速”式液压机械

复合传动系统，其中机械子系统分别与系统输入端和转

速耦合装置的太阳轮连接；液压子系统采用“定量泵-变

量马达”传动系统方案，分别与功率分流装置和转速耦

合装置的行星架连接。 
 

 
 

1. 功率分流装置 2. 转速耦合装置 C.行星架 R.齿圈 S.太阳轮 
1.Power shunt device 2.Rotational speed coupling device C.Planet carrier R.Ring 
gear S.Sun gear 

图 1  液压机械复合传动系统结构简图 

Fig.1  Schematic diagram of hydro-mechanical compound 
transmission system 

 

1.1  控制目标 

本研究中系统输出转速是指齿圈输出转速，系统输

入转速的时变性和各子系统的相互独立性使系统输出转

速出现波动，为了有效抑制波动，对系统中各子系统的

转速稳定性复合控制方法研究就显得尤为重要。根据液

压机械复合传动系统输出转速稳定性控制要求，变量马

达的排量补偿量 Δγ是由机械子系统和液压子系统的转速

前馈补偿量之和 Δnm 计算得出，液压机械复合传动系统

运动关系如图 2 所示。变量马达排量补偿量由 2 部分叠

加而成：第一部分为机械子系统行星排转速耦合装置的

太阳轮转速通过行星架折算到变量马达的转速补偿量

ΔnmS，对应斜盘摆角补偿量为 ΔγmS；第二部分是由液压

子系统定量泵转速扰动引起的变量马达转速补偿量

Δnmp，对应斜盘摆角补偿量为 Δγmp。在不同的转速补偿

路径下，通过变量马达的排量调节，实现系统输出转速

的稳定性调节。 

行星排转速耦合装置各元件之间的转速和转矩存在

以下特定的关系 
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式中 nS、nR、nC 分别为太阳轮转速、齿圈转速、行星架

转速，r/min；TS、TR、TC分别为太阳轮转矩、齿圈转矩、

行星架转矩，N·m；zR、zS分别为齿圈齿数、太阳轮齿数；

k 为行星排特征参数。 
 

 
 

注：nin 为系统输入转速，r·min–1；ip为功率分流装置速比；im 为液压子系统

输出速比；ph 为高压侧压力，Pa；pl为低压侧压力，Pa；Qp 为定量泵流量，

m3·s–1；nm 为变量马达转速，r·min–1；np 为定量泵转速，r·min–1；nout 为系统

输出转速，r·min–1；Δnmp 为液压子系统定量泵转速扰动引起的变量马达转

速补偿量，r·min–1；ΔnCS 为机械子系统转速波动量在行星架上的折算量，

r·min–1；nm0 为变量马达初始转速，r·min–1；ΔnS 为太阳轮转速波动量，r·min–1；

nS0 为机械子系统初始转速，r·min–1。 
Note: nin is the system input rotational speed, r·min–1; ip is the power shunt 
device rotational speed ratio; im is the hydraulic subsystem output rotational 
speed ratio; ph is the pressure of high pressure side, Pa; pl is the pressure of low 
pressure side, Pa; Qp is the quantitative pump flow, m3·s–1; nm is the variable 
motor rotational speed, r·min–1; np is the quantitative pump rotational speed, 
r·min–1; nout is the system output rotational speed, r·min–1; Δnmp is the variable 
motor rotational speed compensation amount caused by the hydraulic 
subsystem's quantitative pump rotational speed disturbance, r·min–1; ΔnCS is the 
amount of mechanical subsystem rotational speed fluctuation on the planet 
carrier, r·min–1; nm0 is the initial rotational speed of variable motor, r·min–1; ΔnS 
is the rotational speed fluctuation of the sun wheel, r·min–1, nS0 is the initial 
rotational speed of the mechanical subsystem, r·min–1. 

图 2  液压机械复合传动系统运动关系图 

Fig.2  Motion diagram of hydro-mechanical compound 
transmission system  

 
液压机械复合传动系统的机械子系统和液压子系统

具有以下转速关系 

 ,   in R
p m

p m

n n
n n
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   （2） 

式中 nin为系统输入转速，r/min；np为定量泵转速，r/min；
ip 为功率分流装置速比；nm 为变量马达转速，r/min；im

为液压子系统输出速比。

 由于行星排的太阳轮和输入轴固定，输入转速引起

的波动必然导致行星架和齿圈转速发生变化。当系统输

入转速发生突变后行星排各元件转速变化满足 
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式中 ΔnS、ΔnR、ΔnC 分别为太阳轮转速波动量、齿圈转

速波动量、行星架转速波动量，r/min。

 将输出转速维持在稳定状态，需 ΔnR=0，故将太阳轮

转速扰动量折算到行星架的转速变化为 
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则变量马达转速为 
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式中 ΔnmS 为机械子系统转速波动量在变量马达上的折

算量，r/min。 

根据液压系统流量平衡方程 
 0 0 0( ) ( )( ) /p p p p m m_S m m_S mV n n V V n n         （6）

 
式中 Vp 为定量泵排量，mL/r；np0 为定量泵初始转速，

r/min；Δnp为定量泵转速波动量，r/min；Vm0为变量马达

排量初始值，mL/r；ΔVmS 为机械子系统扰动引起的变量

马达排量补偿量，mL/r；nm0 为变量马达初始转速，r/min；

p、m分别为定量泵、变量马达的传动效率。
 由机械子系统转速扰动引起的变量马达排量补偿量为 

 

 

0

0

0

1
( Δ )

Δ
1

Δ
1+

p in in p m
p

m_S m

m S
m

V n n
i

V V
n n

i k

 

 


 （7） 

式中 nin0 为系统输入初始转速，r/min；Δnin 为系统输入

转速扰动量，r/min。 

在建立定量泵-变量马达调速回路数学模型时，假设

连接管道为 2 根完全相同的短硬管；液压泵和马达的泄

漏为层流；每个腔室内的压力是均匀相等的，液体密度

为常数；输入信号不发生饱和现象；不考虑补油系统。

采用小信号线性化方法对液压子系统变量马达斜盘摆角

和转速关系进行线性化处理[9]。 
定量泵-变量马达的流量连续性方程 
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式中 Qp为定量泵流量，m3/s；Qm为变量马达流量，m3/s；
H0 为液压子系统之间管路的总容积，m3；ph 为高压侧压

力，Pa；pl 为低压侧压力，Pa；Cim 为变量马达的内泄漏

系数，m3/(s·Pa)；Cem为变量马达的外泄漏系数，m3/(s·Pa)；
θm 为变量马达转角，rad；γ 为变量马达摆角，%；Km 为

变量马达排量梯度，m3/r；βe为油液综合体积弹性模量，

Pa。 

变量马达流量Qm和转速nm与排量Vm呈非线性关系，

采用泰勒级数展开的方式进行线性化处理 
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（9） 

式中 γ0 为变量马达摆角的初始值，%；Δγmp 为液压子系

统定量泵转速扰动引起的变量马达转速补偿量对应斜盘

摆角补偿量，%；Δnmp 为液压子系统定量泵转速扰动引

起的变量马达转速补偿量，r/min。 

忽略式（9）式中的无穷小量 Δγmp Δnmp，并将其带

入式（8）中进行拉氏变换，得到液压子系统变量马达转

速与排量变化补偿增量方程 
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式中 ΔQp为定量泵流量波动量，m3/s；Ctm为变量马达总

泄露系数，Ctm=Cim+Cem，m3/(s·Pa)；Δph为高压管路高压

侧压力变化，Pa。 
1.2  双前馈+模糊 PID 转速复合控制方案设计 

针对阶跃输入扰动引起输出转速波动问题，提出一

种基于机械子系统、液压子系统和液压机械复合传动系

统的双前馈+模糊 PID 转速复合控制方法，控制原理如图

3 所示。 
考虑到液压机械复合传动系统控制的复杂性，将机

械子系统和液压子系统的转速控制分别采用输入前馈控

制方法，能够保证系统的响应特性与匹配特性；液压机

械复合传动系统的转速控制采用模糊 PID 控制方法，该

算法基于现代控制理论中扰动的抑制和消除的思想，可

有效减少因机械子系统和液压子系统转速补偿引起的转

矩耦合扰动，提高系统的响应速度，最终消除稳态偏差，

实现输出转速的稳定控制。 
 

 
 

注：Kff 为机械子系统输入前馈补偿环节；Kfr 为液压子系统输入前馈补偿环

节；Δnm 为变量马达转速补偿量，r·min–1；uf 为双前馈电压信号补偿量，V； 
ue 为转速反馈模糊 PID 控制环节得到反馈电压控制信号，V；uC为双前馈与

转速反馈模糊 PID 控制环节得到反馈电压控制信号之和，V。γ(uC)为变量马

达伺服控制器输入电压对应的摆角,%。 
Note: Kff is the feedforward compensation link for the mechanical subsystem;Kfr 
is the input feedforward compensation link for the hydraulic subsystem; Δnm is 
the variable motor rotational speed compensation amount, r·min–1; uf is the 
double feedforward voltage signal compensation amount, V; ue is the feedback 
feedback voltage control signal for the rotational speed feedback fuzzy PID 
control link, V; uC is is the sum of feedback voltage control signals obtained by 
double feedforward and rotational speed feedback fuzzy PID control, V; γ(uC) is 
the swing angle of the variable motor servo controller input voltage, %。 

图 3  双前馈+模糊 PID 转速控制方法原理图 
Fig.3  Schematic diagram of double feedforward and fuzzy PID 

rotational speed control method 
 

在输入双前馈调节过程中，机械子系统和液压子系

统的转速前馈补偿量之和 Δnm 与变量马达目标转速的关

系分别为 

 

Δ

Δ

Δ Δ

m_S ff m_set

m_p fr m_set

m m m_S m_p

n K n

n K n

n i n n

 
 
   

 （11） 

式中 ΔnmS 为机械子系统行星排转速耦合装置的太阳轮

转速通过行星架折算到变量马达的转速补偿量，r/min；

Δnmp 为液压子系统定量泵转速扰动引起的变量马达转速

补偿量，r/min；Kff为机械子系统输入前馈补偿环节；Kfr
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为液压子系统输入前馈补偿环节；Δnm为变量马达转速补

偿量，r/min；Δnmset为变量马达目标转速，r/min。 

根据变量马达的电液比例控制阀电压信号来进行排

量补偿调节控制，输入双前馈调节的电压信号补偿量 
 Δf _u mu K n   （12） 

 +C f eu u u    （13） 

式中 uf为双前馈电压信号补偿量，V；Kγu为电液比例控

制阀摆角-电压转换系数，rad/V；ue为转速反馈模糊 PID
控制环节得到反馈电压控制信号，V；uC为双前馈与转速

反馈模糊 PID 控制环节得到反馈电压控制信号之和，V。 
根据输出转速控制要求，变量马达的斜盘摆角补偿

始终是以行星排齿圈稳定输出转速为基础的，由转速反

馈模糊 PID 控制环节得到反馈电压控制信号 ue，与双前

馈电压信号补偿量 uf 之和作为变量马达伺服控制器的输

入 γ(uC)。 

2  控制方法设计 

2.1  双前馈通道设计 
前馈控制的原理，在调节系统的过程中，需要直接

测量外接扰动的变化，当扰动出现而且能引起系统输出

发生较大波动时，调节器就会发出相应的控制信号使调

节量做出相应的变化，使两者抵消于被调节量发生偏离

之前，其控制效果优于一般的反馈调节。双前馈+模糊 PID
转速控制方法传递函数如图 4 所示。 

 

 
 

注：noutset 为液压机械复合传动系统的目标输出转速，r·min–1；E 为系统实

际输出转速与目标输出转速之差，r·min–1；Gm(s)为液压机械复合传动系统

转速反馈通道传递函数；Gfr(s)为机械子系统前馈补偿器传递函数；Gff (s)为
液压子系统前馈补偿器传递函数；Gc(s)为变量马达电比例控制阀的传递函

数；Gs(s)为机械子系统的转速传递函数；Gmp(s)为液压子系统转速传递函数；

Δnmp 为液压子系统定量泵转速扰动引起的变量马达转速补偿量，r·min–1； 
nS、nC分别为太阳轮转速、行星架转速，r·min–1；nmp为液压子系统输出转

速，r·min–1；nout为实际输出转速，r·min–1；Δnm_S 为机械子系统转速波动量

在变量马达上的折算量，r·min-1。 
Note: noutset is the target output rotational speed of hydro-mechanical compound 
transmission systems, r·min–1; E is the difference between the actual output 
rotational speed of the system and the target output rotational speed, r·min–1; 
Gm(s) is the feedback of hydro-mechanical compound transmission systems 
channel transfer function;Gfr(s) is the feedforward compensator transfer function 
of the mechanical subsystem; Gff(s) is the feedforward compensator transfer 
function of the hydraulic subsystem; Gc(s) is the transfer function of the variable 
motor electric proportional control valve;Gs(s) is the rotational speed transfer 
function of the mechanical subsystem; Gmp(s) is the hydraulic sub system 
rotational speed transfer function; Δnmp is the variable motor rotational speed 
compensation amount caused by the hydraulic subsystem's quantitative pump 
rotational speed disturbance, r·min–1; nS is the sun gear rotational speed, r·min–1; 
nC is the planet carrier rotational speed, r·min–1; nmp is the output rotational 
speed of the hydraulic subsystem, r·min–1; nout is the actual output rotational 
speed, r·min–1; Δnm_S is the amount of conversion of the mechanical subsystem 
rotational speed fluctuation on the variable motor, r·min–1 

图 4  双前馈控制方法传递函数 

Fig.4  Double feedforward control method transfer function 

 液压机械复合传动系统除了反馈调节外，还通过控

制 2 个子系统的转速前馈补偿量得到双前馈补偿量，对

系统输出转速 nout进行开环控制。对于线性系统可以应用

叠加原理，故有 

 Δ ( ) Δ ( ) Δ ( ) ( )C m m_S fr ff_p cmn EG s n G s n G s G s    （14） 

 out_set outE n n   （15） 

 Δ ( )_S m sSn n G s    （16） 

 Δ ( )m_m_p mp _pn n G s    （17） 

 ΔC C m_pn n n     （18） 

式中 E为系统实际输出转速与目标输出转速之差，r/min；
Gm(s)为液压机械复合传动系统转速反馈通道传递函数；

Gfr(s)为机械子系统前馈补偿器传递函数；Gff (s)为液压子

系统前馈补偿器传递函数；Gc(s)为变量马达电比例控制

阀的传递函数；noutset为液压机械复合传动系统的目标输

出转速，r/min。 

联立式（14）～（18），根据转速耦合装置特性方程

nS+ knout = (1+k)nC，可以求得输出转速传递函数 

( ) ( )
( ) ( )(1 ) (1 ) 1
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1 (1 )
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out m c S

s

ff c
m_p

m_p

G s G s
n EG s G s k k n

G s

G s G s
k k n

G s

 
      

 
 
    

 
（19）

 

根据液压机械复合传动系统的模糊 PID 转速反馈控

制目标 E = 0，因此式（19）中 EGm(s) Gc(s) = 0，即 

 
( ) ( )

(1 ) 1 0
( )

fr c

s

G s G s
k

G s
       （20） 

 
( ) ( )

(1+ )+1+ 0
( )

ff c

m_p

G s G s
k k

G s
   （21） 

可以得出输入双前馈控制的传递函数 

 
( )

( )
(1 ) ( )

s
fr

c

G s
G s

k G s
 


    （22） 

 
( )

( )
( )

m_p
ff

c

G s
G s

G s
    （23） 

液压机械复合传动系统输出转速 noutset 作为控制系

统的目标输入；系统的实际输出转速 nout作为控制系统的

输出；机械子系统和液压子系统所折算到变量马达上的

转速 ΔnmS和 Δnmp作为系统的扰动输入。Gs(s)为机械子

系统的转速传递函数；Gmp(s)为液压子系统转速传递函

数；Gc(s)为变量马达电比例控制阀的传递函数；Gfr(s)为
机械子系统前馈补偿器传递函数；Gff (s)为液压子系统前

馈补偿器传递函数；Gm(s)为液压机械复合传动系统转速

反馈通道传递函数。 

2.2  反馈通道设计 
将机械子系统和液压子系统的转速扰动量折算到变

量马达的排量补偿量，导致液压子系统输出转矩出现波

动，最终使系统在转速耦合时输出转速发生波动，因此

必须根据液压子系统输出转矩的波动状态进行修正。系

统转速补偿过程中，机械子系统与液压子系统输出转矩

关系为 
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式中ΔγmS为机械子系统行星排转速耦合装置的太阳轮转

速通过行星架折算到变量马达的转速补偿量对应斜盘摆

角补偿量，%；Tm、Tin、TS分别为液压子系统输出转矩、

系统输入转矩和机械子系统输入转矩，N·m；Jm、Jp分别

为变量马达与定量泵转动惯量，kg·m2。 
考虑到本研究中液压子系统采用“定量泵-变量马达”

液压调速系统，系统控制变量仅为变量马达摆角，所以

以机械子系统转速扰动下的转矩为基准值，通过系统反馈

的当前液压子系统输出转矩与基准值进行对比，采用传统

PID 控制对转矩波动进行抑制，则反馈通道传递函数为 

 ( ) i
m p d

k
G s k k s

s
     （25） 

式中 Gm(s)为液压机械复合传动系统转速反馈通道传递

函数；kp为转速控制的比例增益；ki为积分环节常数；kd

为微分环节常数；s 为拉普拉斯算子。 
为了消除因补偿转速耦合引起的扰动，实际相当于

液压子系统和机械子系统转矩的控制，液压子系统目标

输出转矩 Tm = (1+k)TS/im，采用如图 5 所示的模糊控制器

对 PID 参数进行修正，从而对系统转速补偿量进行修正 

 
Δ ( ) ( ) ( ) ( )d ( ) ( )p p i i d dn k k e t k Tk e t t k k e t       （26） 

 Δ ( )= ( ) ( 1)e t e t e t     （27） 

 1( ) ( )= (1+ ) S m mx t e t k T T i     （28） 

 2 ( ) d ( ) / dx t e t t  （29） 

 

 
 

注：Δn 为系统输出转矩引起的输出转速耦合波动量，r·min–1；α(kp)、β(ki)、
λ(kd)分别为 kp、ki、kd 的修正系数；T 为采样周期，s；e(t)为液压子系统输出

转矩与目标转矩偏差，N·m；Δe(t)为偏差的差分值；x1(t)为液压子系统输出

转矩与目标转矩偏差，N·m；x2(t)为偏差的微分值；k 为行星排特征参数；

Ts为机械子系统输入转矩，N·m；Tm 为液压子系统输出转矩，N·m；im 为液

压子系统输出速比 
Note: Δn is the output rotational speed coupling fluctuation caused by the system 
output torque, r·min–1; α(kp)、β(ki)、λ(kd) are the correction coefficients of kp、ki、
kd respectively; T is the sampling period,s; e(t) is the deviation of the hydraulic 
subsystem output torque from the target torque,N·m; Δe(t) is the difference value 
of the deviation; x1(t) is the deviation of the hydraulic subsystem output torque 
from the target torque,N·m; x2(t) is the differential value of the deviation; k is the 
planetary row characteristic parameter; Ts is the mechanical subsystem input 
torque, N·m; Tm is the hydraulic subsystem output torque, N·m; im is the 
hydraulic subsystem output speed ratio 

 

图 5  模糊 PID 控制器原理图 
Fig.5  Schematic diagram of fuzzy PID controller 

式中 Δn 为系统输出转矩引起的输出转速耦合波动量，

r/min；α(kp)、β(ki)、λ(kd)分别为 kp、ki、kd的修正系数；T
为采样周期，s；e(t)为液压子系统输出转矩与目标转矩偏

差，N·m；Δe(t)为偏差的差分值；x1(t)为液压子系统输出

转矩与目标转矩偏差，N·m；x2(t)为偏差的微分值。 

3  仿真与试验 

3.1  控制方法仿真与试验设计 

借助 AMEsim 与 MATLAB 软件进行联合仿真，并搭

建液压机械复合传动试验台，如图 6 所示。试验台动力源

为变频拖动电机，采用安川的 JI000 变频器及感应电机；系

统加载通过负载发电机来实现，型号为瑞格 STC-15，负

载发电机的电压电流信号通过互感器和三相电参数监测

之后直接输入到上位机；传感器用于系统参数采集并反

馈到 PLC 进行信号调理，系统通过外控方式对变量马达

进行调节，变量马达和定量泵采用力士乐 A6VM 系列和

A4FO 系列。对双前馈+模糊 PID 转速控制方法进行仿真

分析和试验验证，仿真与试验关键参数如表 1 所示。 
 

 

图 6  试验台及其组成 

Fig.6  Test bench and its components 
 

3.2  仿真与试验结果分析 

对控制方法进行仿真和试验时，为了使系统加快响

应速度，同时防止偏差过大带来的微分过饱现象以及避

免系统出现超调严重现象，设置系统 PID 初始参数 kp = 
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1.0、ki =0.1、kd =0，在系统初始输入转速为 500、600 和

700 r/min 的状态下，通过调节变量马达排量初始摆角到

60.0%、64.9%、72.5%，使系统输出转速保持在 1 000 r/min。

对各初始输入转速施加 500→530 r/min、600→630 r/min

和 700→730 r/min 的阶跃信号，分别就采用传统 PID 转

速控制方法和双前馈+模糊PID转速控制方法对系统进行

控制，对比分析系统各参数的变化特性。 
 

表 1  液压机械复合传动系统仿真与试验参数 
Table 1  Parameters of simulation and test of hydro-mechanical 

compound transmission systems 

项目 Terms 值 Value

定量泵排量 Quantitative pump displacement Vp/(mL·r–1) 45 

定量泵转速范围 
Quantitative pump rotational speed range np/(r·min–1) 

0～1 500

变量马达最大排量 
Variable motor maximum displacement Vm/( mL·r–1) 

32 

变量马达转速范围 
Variable motor rotational speed range nm/(r·min–1) 

0～1 800

稳定转速输出值 
Steady rotational speed output value nout/(r·min–1) 

1000 

行星排特性参数 Planetary row characteristic parameter k 3.0 

功率分流装置速比 Power shunt device rotational speed ratio ip 1.5 

液压子系统输出速比 
Hydraulic subsystem output rotational speed ratio im 

2.0 

变频电机转速范围 
Variable frequency motor rotational speed range nin/(r·min–1) 

0～1 550

定量泵转动惯量 Quantitative pump moment of inertia Jp/(kg·m2) 1.5 

变量马达转动惯量 Variable motor moment of inertia Jm/(kg·m2) 0.5 

 

3.2.1  系统输出转速仿真与试验结果分析 

对系统采用传统 PID 转速控制方法和双前馈+模糊

PID 转速复合控制方法的输出转速仿真与试验曲线对比，

如图 7 所示。 

由图 7 仿真与试验曲线可知：在采用传统 PID 转速

控制方法的情况下，随着系统初始输入转速的增大，系

统输出转速波动抑制效果逐渐提高，仿真和试验曲线变

化趋势拟合度良好，试验曲线基本上稳定在期望转速   

1 000 r/min 附近，超调量分别为 2.40%、1.85%、1.23%，

稳定调节时间分别为 2.3、1.89 和 1.58 s；但在系统输出

转速趋向稳定后，随着系统初始输入转速的增大，稳定

后的输出转速试验曲线出现了较大的稳态误差，分别为

±11、±6 和±4 r/min，仿真与试验稳定转速平均控制在±

0.9%之间。采用双前馈+模糊 PID 转速复合控制方法的系

统输出转速稳定性和调节速度得到大幅度提高，在 3 种

初始输入转速阶跃变化的情况下，系统输出转速平均超

调量为 1.1%，系统平均稳定调节时间为 1.24 s，系统输

出转速曲线基本维持在期望转速(1 000±3) r/min 附近，仿

真与试验输出转速平均稳态误差控制在±0.7%之间，系统

控制稳定性能提高了 22.2%。系统控制性能的提升是由于

系统输入的阶跃转速扰动变化速率与变量马达斜盘摆角

补偿速率的差值减小，排量补偿系统相对于转速输入扰

动系统的滞后性降低，缩小了排量补偿系统与转速输入

扰动系统的滞后时间，从而提高了系统的补偿精度，验

证了本文所提双前馈+模糊PID转速控制方法的正确性和

有效性。 

 
 

图 7  不同阶跃输入扰动的输出转速曲线 
Fig.7  Output speed curve for different step input disturbance 
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3.2.2  变量马达输出转速仿真与试验结果分析 
对系统采用传统 PID 转速控制方法和双前馈+模糊

PID 转速控制方法的变量马达输出转速的仿真与试验曲

线对比，如图 8 所示。 

由图 8 仿真与试验曲线可知，2 种控制方法的变量马

达输出转速波动差值随着系统初始输入转速的增大而减

小，但是相较于传统 PID 转速控制方法，采用输入双前

馈+模糊PID转速控制方法的变量马达转速最大补偿量增

大了 5 r/min，对应补偿响应时间提前了 0.23 s，仿真与试

验结果拟合度良好，变量马达仿真与试验转速稳态误差

得到大幅度提高，超调量降低了 34.7%，稳态误差提高了

24.8%，采用双前馈+模糊 PID 控制方法对变量马达的转

速波动控制效果明显，排量比调节迅速准确，具有良好

的控制精度。 
 
 

 
 
 

图 8  不同阶跃输入扰动的变量马达转速曲线 
Fig.8  Variable motor speed curve for different step input disturbance 

 
 

3.2.3  液压子系统压力仿真与试验结果分析 

对系统采用传统 PID 转速控制方法和双前馈+模糊

PID 转速复合控制方法的液压子系统压力仿真与试验曲

线对比，如图 9 所示。 

由图 9 仿真与试验曲线可知：变量马达输出转速波

动差值随着系统初始输入转速的增大而减小，并且液压

子系统高压侧油压达到最低点时间逐渐减小。受定量泵

输入转速扰动的影响，液压子系统参数将发生一定的波

动，以系统输入转速 500→530 r/min 为例，液压子系统高

压侧压力仿真和试验曲线变化范围为 1 230～1 120 Pa，

并逐渐稳定于（1 100±50）Pa；变量马达输出转速波动范

围为 615～645 r/min，并逐渐稳定于（620±1.5）r/min，

此时仍然存在较大的动态误差。以系统输入转速 500→

530 r/min 为例，相较于传统 PID 转速控制方法，采用输

入双前馈+模糊 PID转速控制方法的变量马达转速最大补

偿量增大了 5 r/min，对应补偿响应时间提前了 0.23 s，液压

子系统高压侧压力变化范围为 1 230～1 108 Pa，并逐渐

稳定于（1 100±5）Pa；可见，本文所提出的控制方法对

系统输入扰动补偿效果明显。因此，在系统输出转速稳

定的要求下，双前馈+模糊 PID 控制方法可减小液压子系

统高压侧压力的稳定性偏差，使得液压子系统的压力波

动量被约束在合适的范围内，证明了液压子系统对系统

输入转速波动抑制的有效性。 

3.2.4  变量马达摆角补偿仿真与试验结果分析 

对系统采用传统 PID 转速控制方法和双前馈+模糊

PID 转速控制方法的变量马达摆角补偿仿真与试验曲线

对比，如图 10 所示。 

由图 10 仿真与试验曲线可知：由于变量马达斜盘摆

角调节是基于系统转速偏差进行调节的，摆角传递函数

固有频率与马达斜盘摆角成正比关系，因此，系统初始

输入转速越大，系统输出转速动态响应速度越快，变量

马达摆角逐渐趋于在一定的稳定范围内波动。 
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图 9  不同阶跃输入扰动的压力曲线 
Fig.9  Pressure curve for different step input disturbance 

 

 
 

图 10  不同阶跃输入扰动的马达摆角曲线 
Fig.10  Motor swing angle curve for different step input disturbance 

 
传统 PID 转速控制方法虽然在一定程度上能够实现

对液压机械复合传动系统的转速稳定性控制，但是在不

同的系统初始输入转速发生阶跃波动时，系统输出转速

的超调量波动较大，调节时间较长，控制系统响应速度

较差，仿真与试验结果的平均动态误差为 0.748%。在某

些对系统输出转速稳定性要求较高的场合，传统 PID 转
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速控制方法显然不能满足要求。采用双前馈+模糊 PID 转

速控制方法对系统进行控制，变量马达斜盘摆角补偿速

率相较于传统 PID 控制方法有了大幅度提高，3 种系统初

始输入转速下补偿后的斜盘摆角分别维持在 62.1%、

66.8%、72.5%附近，且排量波动幅度大大降低，最大补

偿量也略有增大，仿真与试验结果的平均动态误差为

0.439%，系统控制的灵敏度得到大幅度改善。试验环境

下系统输出结果对比如表 2 所示。 
 

表 2  试验环境下系统输出结果对比 
Table 2  Comparison of system output under test environment 

nin / 
(r·min–1) 

控制方法 
Control  
method 

超调量 
Overshoot 

/% 

调节时间
Adjustment 

time/s 

nout 

/(r·min–1)

双前馈+模糊 PID 1.40 1.50 1 000±7500 
↓ 

530 传统 PID 2.40 2.30 1 000±11

双前馈+模糊 PID 1.10 1.20 1 000±3600 
↓ 

630 传统 PID 1.85 1.89 1 000±6

双前馈+模糊 PID 0.80 1.02 1 000±1700 
↓ 

730 传统 PID 1.23 1.58 1 000±4

注：nin 表示系统输入转速，r·min–1；nout 表示系统输出转速，r·min–1。 
Note: nin is the system input speed, r·min–1; nout is the system output speed, 
r·min–1. 
 

仿真与试验结果表明：在系统初始输入转速分别为

500、600 和 700 r/min 基础上，施加 500→530、600→630

和 700→730 r/min 的转速阶跃信号，采用双前馈+模糊

PID 转速控制方法能有效减小液压子系统压力波动，缩短

控制系统补偿时间，同时加快了系统稳定性调节响应速

度。相较于传统 PID 转速控制方法的系统响应滞后性，

本文所提控制方法可使系统输出转速最大超调量平均降

低 39.8%，稳定调节时间平均缩短 35.53%，系统输出转

速平均稳态误差控制在±0.7%之间，控制效果明显优于传

统 PID 转速控制方法。 

液压机械复合传动系统在农业机械领域的应用，具

有挡位多、结构复杂等特点，为了提高在非线性系统输

入下的系统换挡的平顺性，减小换挡过程对作业装置动

力中断的影响，下一步将针对多段液压机械复合传动系

统连续变化转速输入等复杂工况下的恒转速输出控制方

法进行研究。 

4  结  论 

1）针对液压机械复合传动系统阶跃输入扰动下的恒

转速输出问题，提出了一种基于变量马达斜盘摆角补偿

的双前馈+模糊 PID 转速控制方法，有效抑制了系统阶跃

转速输入扰动时的时变性和不确定性，实现了输出转速

的稳定性控制。 

2）相比于传统 PID 转速控制方法，双前馈+模糊 PID

转速控制方法能够有效提高系统的稳定性和鲁棒性，通

过仿真和试验得出：系统输出转速最大超调量平均降低

了 39.8%，稳定调整时间平均缩短了 35.53%，系统输出

转速平均稳态误差控制在±0.7%之间，达到了对输出转速

稳定性控制的要求。 
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Hydro-mechanical compound transmission constant  

rotational speed output control method under step input  
based on double feedforward and fuzzy PID 

 

Cao Fuyi, Li Haodi, Yan Xianghai, Xu Liyou 
(College of Vehicle and Traffic Engineering, Henan University of Science and Technology, Luoyang 471003, China) 

 

Abstract: Hydro-mechanical compound transmission has the advantages of good hydraulic stepless speed regulation 
performance and high efficiency of mechanical transmission, which can achieve the optimal matching of transmission system 
load and power source, and has been widely used in agricultural vehicles, engineering machinery and military vehicles. 
Domestic and foreign scholars have studied the speed control method of pump-motor pure hydraulic transmission system, the 
application and basic characteristics of hydro-mechanical compound transmission system, but the research on the control 
method of variable speed input-constant speed output of hydro-mechanical compound transmission system is relatively little. 
In this paper, a double feedforward and fuzzy PID speed control method based on hydraulic subsystem, mechanical subsystem 
hydro-mechanical compound transmission system was proposed. The speed compound control method was used to solve the 
problems that the output speed of hydro-mechanical compound transmission system was poor at the variable speed input and 
was difficult to control. According to the requirements of the output speed stability control of hydro-mechanical compound 
transmission system, the displacement compensation amount Δγ of the variable motor was calculated by the sum of the 
feedforward compensation amounts of the mechanical subsystem and the hydraulic subsystem: the feedforward compensation 
amounts was converted by the planetary gear of the mechanical subsystem planetary speed coupling device to the variable 

speed compensation amount ΔnmS of the variable motor through the planet carrier, and the corresponding compensation 

amount of the swash plate angle ΔγmS, the feedforward compensation amounts of the hydraulic subsystem was the variable 

caused by the hydraulic subsystem quantitative pump speed disturbance. The variable motor speed compensation amount 

Δnmp was corresponding to the displacement angle compensation amount Δγmp. Under different speed compensation paths, 

the stability of the system output speed was adjusted by the displacement adjustment of the variable motor. The simulation of 
the dual feedforward and fuzzy PID speed control method was carried out by AMEsim and MATLAB software, and 
hydro-mechanical compound transmission system test bench was built. The initial PID parameters, kp = 1.0, ki =0.1 and kd =0, 
of the system PID were determined through the simulation and experiments, the system input speed was maintained at 1 000 r/min 
by adjusting the initial swing angle of the variable motor displacement at the initial input speed of the system of 500, 600 and 
700 r/min. Applying step signals of 500→530, 600→630 and 700→730 r/min to initial input speed respectivly, and traditional 
PID speed control method and double feedforward and fuzzy PID speed control method were used to control the system output 
speed, the results showed that compared with the traditional PID speed control method, the system output speed stability and 
adjustment speed of the double feedforward and fuzzy PID speed control method were greatly improved, and the average 
amount was reduced by 39.8%, the stable adjustment time was shortened by an average of 35.53%, and the average 
steady-state error of the system output speed was between ±0.7%, and the variable motor displacement compensation and 
output speed fluctuation amplitude were greatly reduced, the maximum compensation amount was also slightly increased, and 
the sensitivity of the system control was obtained, meeting the requirements for output speed stability control. The double 
feedforward and fuzzy PID speed control method proposed in this paper had the effect of suppressing the output fluctuation 
caused by the input disturbance of hydro-mechanical compound transmission system, the control effect was obvious, and the 
applicability under the complicated working conditions was enhanced. Hydro-mechanical compound transmission system 
provides a reference for the design and application of agricultural machinery. 
Keywords: hydraulic mechanical; transmission; double feedforward and fuzzy PID; displacement compensation; rotational 
speed control 
 

 


