
 
 

基于扰动前馈补偿的 HMT 换段离合器控制方法
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摘　要：液压机械传动装置（hydro-mechanical transmission, HMT）是一种机-液耦合的强非线性系统，在换段过程中存

在外界负载扰动和建模误差等因素影响其换段品质。该研究在分析 HMT组成及工作原理的基础上，建立了 HMT换段

过程动力学模型和线性二次型控制模型，提出一种基于扰动前馈补偿的换段离合器控制方法，借助扰动观测器估计

HMT换段过程的总扰动，将扰动补偿增益引入控制器的前馈项，实现扰动前馈补偿，并设计了抑制换段过程扰动的控

制器。仿真结果表明，与未采用扰动前馈补偿控制相比，扰动前馈补偿控制的扰动值最大降低了 48.9%、冲击度降低了

27.8%、滑摩功减少了 29.6%、换段时间减少了 15.3%。最后通过试验验证了所提方法在快速处理换段过程扰动的同时，

可较好地提升 HMT的换段品质。研究结果可为液压机械传动装置的工程应用提供参考。
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 0　引　言

液压机械传动装置（hydro-mechanical transmission,
HMT）是一种机-液复合无级传动形式，兼顾液压传动无

级调速和机械传动高效变速的优点，在农业车辆、工程

机械和军用车辆等领域得到了广泛运用[1-3]。通过控制液

压调速系统以及不同离合器的接合与分离实现换段[4-6]，

离合器控制关系到其接合与分离的时机是否恰当，对换

段品质有较大影响[7-9]。

离合器作为液压机械传动装置及车辆传动系统的关

键部件，已有较多的国内外学者对其进行了充油特性、

执行机构和转矩控制等方面的研究[10-14]。其中，王光明

等[15] 采取更改油路参数的方法，得到了离合器压力与充

油流量对换段品质的影响规律。JUNG 等[16] 构造了基于

离合器充油阶段简化模型的前馈控制，避免了液压系统

时间延迟对控制器的影响。WANG等[17] 提出了一种离

合器充油过程的自适应模糊控制，有效减少了充油过程

跟踪误差，提升了离合器接合品质。刘玺等[18] 为降低双

离合器自动变速器在换挡过程产生的冲击度和滑摩功，

采用线性二次型最优控制理论，获得了换挡过程转矩相

和惯性相的离合器压力的最优控制轨迹。秦大同等[19] 提

出了一种基于扩展状态观测器和滑模控制的 DCT起步自

适应控制方法，得到了起步过程发动机转矩和离合器压

力的自适应控制率。为更好地改善 HMT换段品质，需

对换段离合器做进一步研究。

针对换段过程扰动影响 HMT换段品质这一问题，

本文在分析 HMT组成及其工作原理的基础上，建立换

段过程动力学模型和线性二次型控制模型，采用基于扰

动前馈补偿的方法对 HMT换段离合器控制，从而抑制

换段过程扰动来提升换段品质，并通过仿真及试验验证

该方法的有效性。

 1　HMT 工作原理分析及换段过程建模

 1.1　HMT 组成及工作原理

液压机械传动装置由机械变速机构（离合器和齿轮

副）、液压调速系统和行星排汇流机构等组成[20]。通过

控制不同离合器的接合状态来改变动力传递路线，使液

压机械传动装置在液压段和机械段之间切换工作。

液压机械传动装置结构如图 1所示，其变速段包括

液压段（H段）、液压机械段 1（HM1段）和液压机械

段 2（HM2段）[21]。不同变速段之间切换的工作原理类

似，本文选取 HM1段向 HM2段的切换过程为研究工况，

在此过程中离合器 C1由接合状态转换为分离状态、离

合器 C2由分离状态转换为接合状态。

 1.2　换段过程建模

根据图 1可得 HMT由 HM1向 HM2换段过程的动

力学模型为

ω̇in =
Tin

Jin
− TC1

Jin
− TC2

Jin
+

Tme
Jini0i1

− ωinbin

Jin
（1）

ω̇C2 =
TC2i3

J2
− Trk2

J2(1+ k2)
− ωC2b2

J2
（2）
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ω̇m =
Tm

J3
− Tr

J3k1
− ωmb3

J3
（3）

式中 TC1 为离合器 C1转矩，N·m；TC2 为离合器 C2从动

盘转矩，N·m；ωC2 为离合器 C2从动盘的角速度，rad/s；
ωm 为马达输出轴的角速度，rad/s；Tm 为马达输出轴转

矩，N·m；Tr 为等效到 HMT输出轴的车辆阻力矩，N·m；

e 为变量泵排量与定量马达排量之比；k1、k2 为行星排 1
和行星排 2的特征参数。
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注：Tin、ωin 与 To、ωo 分别为 HMT输入轴与输出轴的转矩（N·m）、角速

度（rad·s−1）；p、m分别为变量泵和定量马达；C1、C2与 B分别为离合

器与制动器；i0、i1、i2、i3 为各齿轮副传动比；Jin、J1、J2、J3、Jo 和 bin、

b1、b2、b3、bo 分别为 HMT输入轴、离合器 C1从动盘、离合器 C2从动盘、

定量马达输出轴、HMT输出轴的等效转动惯量（kg·m2）与等效阻尼系数

（N·m·rad·s−1） 。
Note: Tin, ωin  and To, ωo  are  the  torque  (N·m)  and angular  velocity  (rad·s−1)  of
HMT  input  axis  and  output  axis  respectively;  p  and  m  are  variable  pump  and
quantitative motor respectively; C1, C2 and B are clutch and brake respectively;
i0、i1、i2、i3 are fixed shaft gear ratio respectively; Jin, J1, J2、J3, Jo and bin, b1,
b2,  b3,  bo  are  the  equivalent  moment  of  inertia  (kg·m2)  and  the  equivalent
damping  coefficient  (N·m·rad·s−1)  of  the  HMT  input  shaft,  clutch  C1  driven
disk,  clutch  C2  driven  disk,  quantitative  motor  output  shaft,  HMT output  shaft
respectively.

图 1　HMT结构简图

Fig.1    Structure diagram of HMT (hydro-mechanical transmission)
 

 1.3　离合器滑摩过程建模

离合器在换段过程中会经历分离、滑摩和完全接合

3个阶段，离合器在滑摩过程中传递转矩与离合器压力

有关，其数学模型为

TC = K pC = µnpCA
2
3

R3
o−R3

i

R2
o−R2

i
（4）

式中 TC 为离合器传递转矩，N·m；K 为离合器传递转矩

系数，m3；μ 为离合器的动摩擦因数；n 为多片式离合器

的摩擦面数；pC 为施加到离合器摩擦面上的正压力，

MPa；A 为离合器活塞作用面积，m2；Ri、Ro 分别为离

合器摩擦面的内、外半径，m。

 2　换段离合器控制器设计

 2.1　换段品质影响因素分析

影响 HMT换段品质的因素包括 HMT各构件参数设

置（等效转动惯量和等效阻尼系数等）偏差造成的建模

误差和外界负载扰动，以及在试验过程中存在的 HMT
输入轴转矩、马达输出轴转矩等实时参数的测量误差和

车辆阻力矩的估计误差等。这些误差和外界负载扰动可

耦合成一项总扰动，结合式 (1)～(2)将换段过程模型简

化为[22]

∆ω̇ =
1
Jin

T̂in−
1
Jin

T̂C1−
(

1
Jin
+

i3

J2

)
T ∗C2+

1
i0i1Jin

T̂m+

k2

(1+ k2) J2
T̂r−

bin

Jin
ωin+

b2

J2
ωC2+d （5）

∆ω̇

T̂in T̂C1 T̂m T̂r

T ∗C2

式中 为 HMT输入轴与离合器 C2从动盘角速度差的

变化率，rad/s2； 、 、 和 为 HMT输入轴转矩、

离合器 C1转矩、马达输出轴转矩的测量值和车辆阻力

矩的估计值，N·m； 为离合器 C2转矩的目标值，N·m；

d 为 HMT换段过程各项扰动耦合成的总扰动，rad/s2。
 2.2　线性二次型控制模型

选取冲击度、滑摩功和换段时间作为 HMT换段过

程的评价指标[23]，其中冲击度在仿真和试验中通过 HMT
输出轴转速的二阶微分求得。结合 HMT换段过程的动

力学模型，将 HMT输入轴角速度、HMT输入轴与离合

器 C2从动盘角速度差和离合器 C2压力设置为状态变量；

将离合器 C2压力变化率设置为控制变量，可得到状态

空间方程 Ẋ(t) = AX(t)+BU(t)+Γ

Y(t) = CX(t)
（6）

其中

X(t) = ( ωin ∆ω p2 )T，

A =


−bin

Jin
0 − K

Jin
b2

J2
− bin

Jin
−b2

J2
− K

Jin
− i3K

J2

0 0 0

，

B =
 0

0
1

，C =
 0

1
0

，U(t) =
dp2

dt
，

Γ =


Tin

Jin
−TC1+

Tm

Jini0i1

Tin

Jin
−TC1 +

Tm

Jini0i1
+

Trk2
J2(1 + k2)

0

。
式中 X(t)为状态变量；U(t)为控制变量；Y(t)为输出变

量；A为状态变量矩阵；B为控制变量矩阵；C为输出

变量矩阵；Г为 HMT换段过程的可测变量；Δω 为 HMT
输入轴与离合器 C2 从动盘角速度差， rad/s。

HMT输入轴与离合器 C2从动盘角速度差这一状态

变量影响着滑摩功的大小，离合器压力变化率（即控制

变量）决定了离合器传递转矩的变化率，进而影响冲击

度的大小，考虑到二次型函数可使状态变量和控制变量

达到综合最优，为权衡滑摩功和冲击度 2个指标对 HMT
换段品质的影响，选取二次型函数性能指标 j 为

j =
1
2

w tf

0

q(ωin−ωC2)2+ r
(
dp2

dt

)2dt （7）

式中 q、r 为泛函权重系数，tf 为离合器接合完成的时间，

s；P2 为离合器 C2的压力，MPa。
依据线性二次型控制理论[24]，控制器系数矩阵 h(t)

可通过式 (8)求得。
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
−P(t)A− ATP(t)+ P(t)Br−1BTP(t)−q = 0

h(t) =
(
P(t)Br−1BT− AT

)−1
P(t)

（8）

式中 P(t)为黎卡提方程的解。

由此得到控制变量为

U(t) = −BTr−1 (P(t)X(t)+ h(t)) （9）

 2.3　控制器设计

 2.3.1　扰动观测器设计

d̂
本文选取一阶扰动观测器[25] 实时估计 HMT在换段

过程的总扰动，将总扰动估计值记为 ，则扰动观测器

可设计成如下形式：
d̂ = γ0(B+d X(t)− z)+γ1

w t

0

(
B+d X(t)− z

)
dτ

ż = B+d (AX(t)+BU(t))+ d̂
（10）

B+d Bd Bd =
(

0 1 0
)T

式中 为矩阵 （ ）的 Moore Penrose
伪逆矩阵；z为扰动观测器的状态变量； τ 为积分时间变

量； t 为积分时间，s。
γ0 γ1和 满足劳斯-赫尔维茨稳定，计算式为

p(s) = s2+γ0s+γ1 （11）

式中 s 为传递函数变量。

 2.3.2　基于扰动前馈补偿的控制器设计

d̂

为提升 HMT的换段品质，设计扰动观测器估计

HMT换段过程中因外界负载扰动和建模误差产生的总扰

动，通过结合扰动前馈补偿与线性二次型控制理论，进

而对离合器进行控制。扰动前馈补偿根据扰动估计值

和扰动补偿系数 kd 计算出前馈补偿增益，将前馈补偿增

益引入到控制变量，可实时补偿产生的扰动，抑制换段

过程的总扰动，与反馈控制相比能加快系统的响应速度，

增强其稳定性；在综合换段过程二次型指标的同时，不

断调整前馈补偿增益，快速抑制换段过程的扰动，达到

HMT稳定输出的目的。其控制原理如图 2所示。

基于扰动前馈补偿的离合器控制变量为

U∗ (t) = kx X (t)+ khΓ+ kdd̂ （12）
kx = −BTr−1 P(t) kh = −BTr−1h(t) kd =−BTr−1hd(t)

hd(t)
式中 ， ， ，其

中 的计算式为

hd(t) =
(
P(t)Br−1BT− AT

)−1
P(t)Bd （13）

  

U*(t)

+

+

线性二次型最优控制
Linear quadratic regulator

HMT
离合器C2从动盘

Clutch C2 driven disk

扰动观测器
Disturbance

observer

ωin

ωC2

Tin

TC1

Tm Tr

p2

U(t)=kxX(t)+khh(t)

d̂
kd

扰动前馈补偿
Disturbance feedforward

compensation

外界负载扰动
External load
disturbance

∫(·)dt

d̂

注：ωC2 为离合器 C2 从动盘的角速度， rads−1； TC1 为离合器 C1转矩，

N·m；Tm 为马达输出轴转矩， N·m； Tr 为等效到 HMT 输出轴的车辆阻力

矩， N·m； p2 为离合器 C2 压力， MPa； U(t) 为控制变量；U*(t) 为基于

扰动前馈补偿的控制变量；X(t) 为状态变量；kx、kh 为控制增益； kd 为扰

动补偿系数；h(t)为可测变量Г 的补偿量；  为总扰动估计值， rad·s−2。

d̂

Note: ωC2 is the angular velocity of clutch C2 driven disk, rad/s; TC1 is the torque
of clutch C1, N·m; Tm is the torque of motor output shaft, N·m; Tr is the vehicle
resistance moment equivalent to output shaft of HMT, N·m; p2 is the clutch C2
pressure, MPa; U(t) is the control variable; U*(t) is the control variable based on
disturbance  feedforward  compensation;  X(t)  is  the  state  variable;  kx、 kh  are
controller  gains;  kd  is  the  disturbance  compensation  coefficient;  h(t)  is  the
compensation of the measurable variable Г ;   is the total disturbance estimate,
rad·s−2.

图 2　基于扰动前馈补偿的控制原理

Fig.2    Schematic diagram of control principle based on disturbance
feedforward compensation

 3　换段过程仿真与分析

为验证所提扰动前馈补偿控制方法对提升换段品质

的有效性，与未采用扰动前馈补偿的线型二次型控制进

行对比，通过计算机仿真平台对 HMT由 HM1切换至

HM2段的换段过程进行仿真分析。

 3.1　仿真模型建立

利用 AMEsim-Simulink软件建立如图 3所示的 HMT
仿真模型，主要由液压调速系统、机械变速机构、行星

排、发动机、拖拉机和联合仿真等模型组成。
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Note: e is the ratio of variable pump displacement to quantitative motor displacement; x and y are the inputs of the dual-input function module; k is the gain module; s is
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图 3　HMT仿真模型

Fig.3    HMT simulation model
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仿真时，设置整车整备质量为 8 000 kg，驱动轮半

径为 0.485 m，离合器动摩擦因数为 0.4，行星排 1、2特
征参数为 5、2.5，变量泵最大排量为 100 mL/r，定量马

达排量为 75 mL/r，i0～i3 定轴齿轮传动比分别为 0.67、
1.5、2.77、0.69。
 3.2　仿真结果与分析

本文以 HMT换段过程中冲击度满足舒适性要求（国

内推荐冲击度最大值为 10 m/s3）为前提，以离合器产生

的滑摩功最小为目标，综合冲击度、滑摩功 2项指标，通

过多次仿真及试验对比，设置二次型性能指标权重系数

q=1，r=0.1。HMT输入轴、离合器 C2从动盘、定量马达

输出轴和 HMT输出轴的等效转动惯量分别设置为 0.02、
0.04、0.05和 1 kg·m2，等效阻尼系数分别设置为 0.015、
0.2、0.018和 0.016 N·m·rad/s。仿真结果如图 4所示。

由图 4a、4b可知，在 t=15.45 s时产生最大扰动，与

未采用扰动前馈补偿相比，控制变量增加了 0.63的前馈

补偿增益，扰动值降低了 322.46 rad/s2，离合器建压时间

缩短了 0.21 s。由图 4c可知，采用扰动前馈补偿控制的

最大冲击度降低了 2.72 m/s3。由图 4d、4e可知，采用扰

动前馈补偿控制可降低 HMT输入轴与离合器从动盘转

速差，使两者转速达到同步的时间缩短了 0.28 s，离合

器产生的滑摩功降低了 1.55 kJ。由图 4f可知，采用扰动

前馈补偿控制时，得益于前馈增益对扰动的补偿，输出

转速波动和换段时间减小，与未采用扰动前馈补偿控制

的输出转速波动的最大值降低了 1.17 r/min，换段时间减

少了 0.17 s。
采用扰动前馈补偿控制使得换段过程扰动值最大降

低 48.9%，最大冲击度降低 27.8%，滑摩功减少 29.6%，

换段时间减少 15.3%，提升了换段过程的平顺性，并改

善了离合器的接合品质。
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图 4　换段过程仿真结果

Fig.4    Simulation results of shifting process
 

 4　验证试验

为验证本文所提出的控制方法对改善液压机械传动

装置换段品质的有效性，在液压机械传动装置试验台架

上进行由 HM1切换至 HM2段的换段过程试验。

 4.1　试验方案

HMT试验台架的主要构成如图 5所示，主要由驱动

电机、HMT装置、测控系统、转速转矩仪和加载电机等

组成。试验台架的工作原理如图 6所示，其中驱动电机

和加载电机为 YVF2-355 M-8型变频调速三相异步电机，

其额定转矩为 1 592 N·m；借助 LabVIEW软件开发台架

测控系统，测控系统主要包含转速转矩采集卡、上位机、

DSP控制器、工控机和仪表等。通过代码自动生成技术

得到在 Matlab/Simulink中建立的控制模块代码，并将其

写入控制器中。在 HMT换段时，DSP 控制器接收到上

位机的换段指令，对离合器执行机构的控制阀组和排量

调节系统进行控制，以实现换段。
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图 5　试验台架

Fig.5    Test bench 
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图 6　HMT试验台架工作原理图

Fig.6    Schematic diagram of operation principle of HMT test bench
 

 4.2　试验结果与分析

由于滑摩功在试验中较难测得，选取离合器压力、

扰动值、冲击度和换段时间验证所提控制方法的有效

性。通过负载电机施加负载扰动，设置输出端加载转矩为

1 000 N·m，输入转速为 1 500 r/min。试验结果与仿真结

果如图 7所示。

由图 7a、7b可看出，在 HMT换段过程中，离合器压

力变化趋势的试验结果与仿真结果一致，在 t=15.45 s时
产生最大扰动，与未采用扰动前馈补偿相比，控制变量

的前馈补偿增益增加了 0.68，扰动值降低了 350.21 rad/s2，
相比仿真结果增大了 8.6%，这主要是由 HMT实时参数

的测量误差与车辆阻力矩的估计误差增大造成的。由

图 7c可看出，采用扰动前馈补偿控制的最大冲击度降低

了 2.70 m/s3，相比仿真结果增加了 4.5%；由图 7d可看

出，采用扰动前馈补偿控制可降低 HMT输入轴转速与

离合器从动盘转速差，加快其同步速度；由图 7e可看出，

采用扰动前馈补偿控制的换段时间缩短了 0.16 s，相比

仿真结果增加了 12.7%，这主要是由于离合器执行机构

的管路以及电比例控制阀组存在压力损失和动作滞后，

使离合器偏离最佳接合时机，从而导致 HMT换段过程

动力传递损失造成的。
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图 7　扰动前馈补偿控制试验与仿真结果对比

Fig.7    Comparison between the test and simulation results of disturbance feedforward compensation control
 

从上述分析可知，由于试验中多种因素的影响，试

验与仿真结果存在一定误差，但采用扰动前馈补偿控制

的试验结果总体变化趋势与仿真结果一致，证明了所制

定的基于扰动前馈补偿的控制方法在抑制扰动的同时，

减小了最大冲击度，缩短了换段时间，较好地提升了HMT
换段品质。

 5　结　论

1）本文针对 HMT换段过程中存在因建模误差和外

界负载扰动影响换段品质这一问题，在建立 HMT换段

过程动力学模型和线性二次型控制模型的基础上，提出

了一种基于扰动前馈补偿的换段离合器压力控制方法。

该方法借助扰动观测器估计 HMT换段过程的总扰动，

将扰动补偿增益引入控制器的前馈项，设计了能抑制换

段过程扰动的控制器。

2）仿真及试验结果表明，本文提出的换段离合器控

制方法使得 HMT换段过程的扰动值最大降低了 48.9%，

最大冲击度减小了 27.8%，滑摩功减少了 29.6%，换段
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时间缩短了 15.3%，能较好地改善 HMT的换段品质，提

高其抗干扰能力。
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d̂

Abstract：Hydro-mechanical transmission (HMT) is one type of mechanical-hydraulic stepless transmission. There is a better
tradeoff  between  the  stepless  speed  regulation  of  hydraulic  and  efficient  speed  change  of  mechanical  transmission.  Clutch
control is closely related to the appropriate timing of engagement and separation, due to the great influence of disturbance on
the quality of the shifting process. It is necessary to clarify the shifting clutch for the higher quality of HMT during shifting.
However, a strong nonlinear system is coupled with the HMT under modeling error and external load disturbance. In this study,
the  shifting  clutch  pressure  control  was  proposed  using  disturbance  feedforward  compensation.  The  dynamical  model  of
shifting  and  the  mathematical  model  of  the  clutch  in  the  sliding  were  also  established  using  the  composition  and  working
principle  of  HMT.  The  optimal  linear-quadratic  model  was  achieved,  where  the  jerk,  sliding  power,  and  shifting  time  were
taken  as  the  evaluation  indexes  during  shifting,  while  the  performance  index  of  the  quadratic  function  was  the  state  control
variable.  The  total  disturbance  during  shifting  was  also  estimated  to  rapidly  respond  to  the  disturbance  using  the  first-order
disturbance observer. The compensation gain of disturbance was introduced into the feedforward term of the controller, in order
to realize the disturbance feedforward compensation. After that, the feedforward compensation gain was obtained, according to
the  disturbance  estimate    and  compensation  coefficient  kd  .  Then,  the  optimal  controller  was  designed  to  suppress  the
disturbance of the shifting process for the optimization of the quadratic index. The functional weight coefficients were set as q =
1, and r =0.1,  the equivalent moment of the inertia of the HMT input shaft,  clutch C2 driven disc,  quantitative motor output
shaft, and HMT output shaft were set as 0.02, 0.04, 0.05, and 1 kg·m2, respectively, while the equivalent damping coefficients
were set as 0.015, 0.2, 0.018, and 0.016 N·m·rad/s, respectively. The co-simulation of HMT during shifting with disturbance
was carried out in the AMEsim and Simulink software. The coefficients, kx , kh , and kd of the optimal control variables were
calculated  by  the  simulation  model  in  real  time.  The  simulation  indicated  that  the  improved  control  system  reduced  the
maximum  disturbance  by  48.9%,  the  jerk  by  27.8%,  the  sliding  friction  work  by  29.6%,  and  the  shifting  time  by  15.3%,
compared  with  the  control  without  disturbance  feedforward  compensation.  Better  control  was  achieved  in  the  time-varying
disturbance of the shifting process. The test of the hydraulic mechanical transmission was also carried out on the test bench, in
order to verify the effectiveness of the control system for the better quality of HMT during shifting. Among them, the output
load torque and input speed were set as 1 000 N·m, and 1 500 r/min, respectively. Test results show that there was a consistent
trend  of  experiment  and  simulation,  although  some  error  was  under  control.  Consequently,  the  disturbance  feedforward
compensation  greatly  reduced  the  maximum  jerk  and  shifting  time,  while  suppressing  the  time-varying  disturbance  during
shifting.  The  disturbance  of  the  shifting  was  effectively  estimated  to  better  improve  the  shift  quality  of  HMT  under  the
disturbance  working  condition.  The  findings  can  provide  a  strong  reference  for  the  engineering  application  of  hydraulic
mechanical transmission. transmission.
Keywords：hydraulic-mechanical; transmission; control; shifting clutch; feedforward compensation
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