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基于 ＡＭＥＳｉｍ的两自由度高频激振转阀的仿真研究

吴万荣　黄　潜　吴威威　娄　磊
（中南大学机电工程学院，长沙 ４１００８３）

摘　要：传统的伺服阀大部分都是滑阀式，虽然控制精度高、性能稳定，但其工作频宽有限，难以满足高频大流量液
压系统的需求。为此，提出一种两自由度的高频激振转阀。首先介绍其结构与工作原理，并根据流体连续性方程、

阀口流量方程等理论推导出转阀的数学模型和提出提高激振频率的方法。然后采用 ＡＭＥＳｉｍ建立高频激振转阀
的仿真模型，分析系统压力、系统流量和阀口面积的影响，发现转阀阀口的流量与压力都跟随系统压力和阀口面积

的增大而提高，但两者都不受系统流量的影响。
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１　引言

随着现代工业的快速发展，液压激振技术获得

了越来越广泛的应用。白继平等［１］建立了电液高

频疲劳实验台，并进行了谐振分析。刘毅等［２］把电

液激振技术运用在捣固机上，满足了捣固机在不同

工况下的需求。王峰山等［３］在振动筛上引入液压

振动技术，有效地解决了单轴振动筛不能重载启动

等问题。目前液压激振技术开始向着高频的方向发

展［４］。而传统的激振系统大多由伺服阀进行控制，

通过向电液伺服阀中输入特性的波形信号，由电液

伺服阀控制液压油交替地进出液压缸的左右工作

腔，驱动其活塞作往复运动，进而由液压缸带动负载

振动［５］。这种激振方案很大程度上受到伺服阀动

态响应特性的限制，激振频率和流量都难以提高到

更高水平［６，７］。

为解决这类问题，本文提出一种两自由度的转

阀，通过阀芯的轴向位移来控制阀口面积的大小，通

过控制电机的转速来控制激振频率。

２　两自由度转阀结构

本文所提出的两自由度转阀的工作原理如图１
所示，主要由阀芯、阀套、阀体及伺服电机等构成，其

中阀芯有两个自由度，分别为旋转运动和轴向运动。

阀芯的旋转运动由伺服电机控制，通过调节伺服电

机的转速来控制高频激振转阀的换向频率；阀芯的

轴向运动是由带螺纹的长杆来驱动，阀体左边突出
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的部分带有内螺纹，与长杆上的外螺纹相配合，通过

旋转长杆便可以实现长杆的伸出与缩回，从而带动

阀芯轴向移动，实现控制阀口开度从零到最大开口

之间的变化。由以上分析可知，通过对转阀的旋转

运动和轴向运动的分离控制，可实现对激振频率与

阀口面积的独立调节控制。

１．带螺纹长杆；２．阀体；３．左活塞；４．轴承；５．阀套；６．阀芯；７．右

活塞；８．伺服电机

图１　两自由度转阀结构原理图

转阀阀芯阀套配合关系及其工作原理如图２所
示。阀芯台肩上均匀分布有１０对沟槽，在阀套上分
布与之相应的窗口。设阀芯台肩上相邻沟槽之间的

中心角 β为３６°，台肩上沟槽所对应的圆心角 α为
β／４，相邻的台肩上沟槽相互错位，错位角度为 β／２，
阀套上对应的窗口不错位。随着伺服电机驱动阀芯

做旋转运动，阀芯台肩上的矩形沟槽与阀套上的窗

口重叠形成节流阀口，且节流阀口的面积随阀芯的

旋转呈周期性变化。如图３所示，系统采用双出杆
液压缸，液压缸两腔分别与转阀的两个出口连接。

随着阀芯的旋转，阀芯上的沟槽交替地与油缸进油

口相接，进而控制液压油周期性的进入液压缸左右

两腔。当阀芯转到如图３（ａ）位置时，液压缸右腔与
高压油相通，液压缸左腔与油箱相通，此时液压缸活

塞在右腔高压油的作用下向左运动；当阀芯转到如

图３（ｂ）位置时，液压缸左腔与高压油相通，液压缸
右腔与油箱相通，此时液压缸活塞在左腔高压油的

作用下向右运动。采用这种连接方式时液压缸两腔

油液流量差呈１８０°周期性交替变化，从而驱动液压
缸活塞高频来回往复运动。

图２　阀芯阀套配合关系原理图

图３　转阀的工作原理图

３　两自由度转阀的数学模型

３．１　转阀阀口面积数学模型
转阀阀口面积示意图如图４所示，图４（ｂ）为阀

芯沟槽和阀套窗口的重合部分，可视为一个矩形区

域，该区域面积等于阀芯与阀套轴向重合长度与周

向开度的乘积，轴向重合长度 ｂ是由带螺纹的长杆
控制阀芯的轴向位移决定，周向开度 ａ是由伺服电
机控制阀芯的旋转运动决定。

图４　转阀阀口面积示意图

阀芯台肩上阀口的开度皆匹配对称，台肩上沟

槽所对应的圆心角 α为 β／４，且错开角度为 β／２。
因此，若以转阀的四个台肩阀口的周向开口皆关闭

的状态作为初始状态，当阀芯的旋转角度 θ从零增
大到α过程中，奇数列台肩上阀口的周向开度从零
逐渐增大到最大；当阀芯旋转角度继续从 α增大到
２α时，奇数列台肩上阀口的周向开度从最大值减小
到零，在此阶段偶数列台肩上阀口的周向开度为零；

当阀芯的旋转角度从２α增大到３α进程中，偶数列
台肩上阀芯的周向开度从零增大到最大值；当阀芯
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旋转角度从３α增大到４α时，偶数列台肩上阀口的
周向开度从最大值减小到零，而奇数列台肩上阀口

的周向开度为零。随着阀芯继续转动，阀口的周向

开度重复上述过程作周期变化。因此，奇（偶）数列

阀芯台肩上阀口面积可表示为

　Ａ１，３（ｔ）＝Ｚａｂ＝

ｂＺＲθ ，０≤θ＜α
ｂＺＲ（２α－θ），α≤θ＜２α

０ ，２α≤θ＜３α
０ ，３α≤θ＜４

{
α
（１）

　Ａ２，４（ｔ）＝Ｚａｂ＝

０ ，０≤θ＜α
０ ，α≤θ＜２α

ｂＺＲ（θ－２α），２α≤θ＜３α
ｂＺＲ（４α－θ），３α≤θ＜４

{
α
（２）

式中，Ａｉ（ｔ）为转阀阀口面积；ｂ为矩形阀口轴向开
口；Ｚ为阀芯沟槽与阀套窗口配合的沟槽数；Ｒ为
阀芯半径；α为阀芯沟槽所对应的圆心角；θ为阀芯
旋转角度。

３．２　转阀的工作频率
由前文分析可知，转阀阀芯连续旋转时，转阀阀

口面积呈交替变化，高压油交替进入液压缸两腔，进

而驱动液压缸活塞杆做高频往复动作。转阀工作频

率与阀芯旋转速度以及阀芯沟槽与阀套窗口配合的

沟槽数有关，其关系表达式为

ｆ＝Ｚｎ／６０ （３）
式中，Ｚ为阀芯沟槽与阀套窗口配合的沟槽数；ｎ为
阀芯旋转速度。

由工作频率的计算公式可以看出，可以通过提

高伺服电机的转速和增加阀芯上的沟槽数来提高转

阀的工作频率。当伺服电机的转速达到６０００ｒ／ｍｉｎ
和阀芯上的沟槽数为１０时，转阀的工作频率可以达
到１０００Ｈｚ，与传统的伺服阀相比有了大幅提升。
３．３　转阀控制液压缸的等效液压桥路

转阀控制液压缸的等效液压桥路图如图５所
示。在求解方程的过程中进行适当的简化，假定：液

压油为理想流体，只考虑稳态工作情况；泵的供油压

力恒定为ｐｓ，回油口与系统回油腔相通，回油压力为
０；负载流量和负载压力分别为Ｑｌ和ｐｌ，液压缸两腔
压力分别为ｐ１和ｐ２。

根据流体力学中流经节流孔的流量公式，推导

出各个阀口的流量方程，所设计的阀口匹配对称，且

图５　转阀控制液压缸的等效液压桥路图

ｐ１－ｐ２ ＝ｐｌ （４）
ｐ１＋ｐ２ ＝ｐｓ （５）

令转阀的一个激振周期为 Ｔ，通过推导便可以得到
不同时段各个阀口的流量方程。

当０≤ｔ＜Ｔ２时，

Ｑ１ ＝Ｑ３ ＝ＣｄＡｖ１
２（ｐｓ－ｐ１）
槡 ρ

＝ＣｄＡｖ１
ｐｓ－ｐｌ
槡ρ

（６）

Ｑ２ ＝Ｑ４ ＝０ （７）

当
Ｔ
２≤ｔ＜Ｔ时，

Ｑ２ ＝Ｑ４ ＝ＣｄＡｖ２
２ｐｓ
槡ρ

＝ＣｄＡｖ２
ｐｓ＋ｐｌ
槡ρ

（８）

Ｑ１ ＝Ｑ３ ＝０ （９）
式中，Ｑ１ ～Ｑ４依次为等效液压路桥路对应的阀口
流量；Ａｖ１ ～Ａｖ４为等效液压桥路对应的阀口面积；
Ｃｄ为流量系数；ρ为液压油密度。

液压缸左、右腔的流量连续性方程以及动力学

方程依次为

ｑ１－ｑ２ ＝
ｄｙｐ
ｄｔＡｐ＋

Ｖ１
Ｋｅ
ｄｐ１
ｄｔ （１０）

ｑ４－ｑ３ ＝－
ｄｙｐ
ｄｔＡｐ＋

Ｖ２
Ｋｅ
ｄｐ２
ｄｔ （１１）

Ａｐ（ｐ１－ｐ２）＝ｍ
ｄ２ｙｐ
ｄｔ２
＋Ｂｃ

ｄｙｐ
ｄｔ＋ｋｙｐ＋ＦＬ

（１２）
式中，Ｋｅ为液压油的体积弹性模量；Ｖ１和Ｖ２分别为
液压缸左腔和右腔的容积；ｙｐ为活塞位移；Ａｐ为活
塞面积；ｍ为负载质量；Ｂｃ为粘性阻力系数；ｋ为弹
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簧钢度；ＦＬ为负载力。

４　ＡＭＥＳｉｍ模型的建立

ＡＭＥＳｉｍ为一多学科领域的复杂系统建模与仿
真平台，现已在多领域得到了广泛的应用，如汽车和

液压领域［８，９］。根据转阀的结构与工作原理，可以

得到图６的ＡＭＥＳｉｍ仿真模型。因为在ＡＭＥＳｉｍ中
并没有转阀的模型，而滑阀也具有自动换向功能，只

是两者切换油路的方式不一样，滑阀为阀芯轴向移

动，转阀是阀芯旋转，故在仿真模型中可以使用滑阀

来替代转阀。用滑阀代替转阀的关键是需保证滑阀

阀口面积的变化规律与转阀阀口面积的变化规律一

致。而只要使滑阀阀芯的轴向移动速度和转阀阀口

的线速度相同，这样它们两者阀口面积的变化规律

便完全一致。因此根据转阀阀口面积变化规律来设

置滑阀的参数是仿真的关键。在该仿真模型中着重

转阀本身的特性研究，主要为阀口流量与压力，所以

在出口处只连接连了溢流阀，而没有连接其他的执

行器。

图６　两自由度转阀的ＡＭＥＳｉｍ仿真模型

系统的高压油由定量泵提供，系统流量可以通

过控制电机的转速来控制，系统压力由泵出口处的

溢流阀来给定，滑阀阀芯位移与速度由线性信号发

生器给定。通过改变滑阀阀芯的轴向位移或阀芯直

径大小便可以改变阀口面积的大小。设定的工作频

率为１０００Ｈｚ，仿真模型的运行时间为５ｓ，采样频率
为１００ＫＨｚ。模型的默认参数如表１所示。

表１　ＡＭＥＳｉｍ模型中的默认参数

参数名称 参数值

泵出口的流量 １５０Ｌ／ｍｉｎ
系统压力 １５０ｂａｒ

滑阀阀芯轴向位移 ５ｍｍ
滑阀阀芯大圆直径 ３ｍｍ
滑阀阀芯小圆直径 １ｍｍ

５　仿真结果与分析

因为转阀两个出口是匹配对称的，所以在采集

数据分析的时候只对其中一个阀口进行分析。

５．１　阀口压力的仿真分析
此时设置转阀出口处的溢流阀压力为１５０ｂａｒ，

其他参数按照表１中的数值进行设置。
５．１．１　不同系统流量下的阀口压力仿真分析

通过改变模型中电机的转速来改变泵出口的流

量，分别设置电机的转速为 ５００ｒｅｖ／ｍｉｎ、７５０ｒｅｖ／
ｍｉｎ、１０００ｒｅｖ／ｍｉｎ、１２５０ｒｅｖ／ｍｉｎ、１５００ｒｅｖ／ｍｉｎ、１７５０
ｒｅｖ／ｍｉｎ，对应的系统流量为 ５０Ｌ／ｍｉｎ、７５Ｌ／ｍｉｎ、
１００Ｌ／ｍｉｎ、１２５Ｌ／ｍｉｎ、１５０Ｌ／ｍｉｎ、１７５Ｌ／ｍｉｎ。此时
转阀出口的压力如图７所示，６种系统流量的情况
下的转阀出口处压力曲线基本重叠在一起，并无区

别，最小基本是７０７ｂａｒ，最大值是７９８ｂａｒ，都呈现
三角形周期性变化，因此转阀阀口处的压力并没有

跟随系统流量的变化而变化。

图７　不同系统流量下转阀出口的压力

５．１．２　不同系统压力下的阀口压力仿真分析
通过改变模型中泵出口处溢流阀的压力来改变

系统的压力，分别设定溢流阀的溢流压力为４０ｂａｒ、
８０ｂａｒ、１２０ｂａｒ、１６０ｂａｒ、２００ｂａｒ。此时转阀出口处
的压力如图８所示，转阀出口处的最大压力值和最
小压力值都随着系统压力的升高而升高，而曲线都

是呈现三角形周期性变化。出口处最高压力与最低

压力值之间的差值也随着系统压力的升高而增大。

在系统压力为 ４０ｂａｒ时，阀出口处的最高压力为
２２３ｂａｒ，最低压力为１７９ｂａｒ，两者的差值为４４
ｂａｒ；在系统压力为２００ｂａｒ时，阀出口处的最高压
力为１０５６ｂａｒ，最低压力为９５２ｂａｒ，两者的差值
为１０４ｂａｒ。
５．１．３　不同阀口面积下转阀出口的压力

转阀阀口面积可以通过改变阀芯的直径大小、
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图８　不同系统压力下转阀出口的压力

阀口对应的角度和阀口的轴向长度来实现。在这个

仿真模型中主要是改变滑阀阀芯大圆的直径，相当

于改变转阀阀口的轴向长度，从而改变了转阀阀口

面积。滑阀阀芯大圆的直径分别取２ｍｍ、３ｍｍ、４
ｍｍ、５ｍｍ、６ｍｍ，其余参数按照表１中的参数进行
设置。得到的仿真结果如图９所示，随着阀芯大圆
直径的增大即阀口面积的增大，阀口处的最高压力

也随之升高，而阀口的最低压力却在下降。阀口最

高压力与阀口最低压力之间的差值跟随阀芯大圆直

径的增大而增大。

图９　不同阀口面积下转阀出口的压力

５．２　阀口流量的仿真分析
液压阀出口的流量是衡量一个液压阀性能的重

要指标，因此对转阀阀口处的流量进行研究是很有

必要的。为排除出口压力的影响，把阀口处的两个

溢流阀的溢流值都设定在０ｂａｒ，相当于此时转阀不
带负载。

５．２．１　不同系统流量下阀口的流量
通过改变电机转速，分别把泵出口流量设定为

７５Ｌ／ｍｉｎ、１００Ｌ／ｍｉｎ、１２５Ｌ／ｍｉｎ、１５０Ｌ／ｍｉｎ、１７５Ｌ／
ｍｉｎ。其余参数按照表１中来设定。仿真结果如图
１０所示，阀口处的流量呈现有规律变化，最大流量
都是５０Ｌ／ｍｉｎ左右，在一个周期内先快速上升，然

后进入一个平缓期，再快速下降为０，在０流量处维
持一段时间。５种系统流量情况下阀口的流量曲线
基本重叠，表明转阀阀口处的流量不跟随系统流量

的改变而改变。

图１０　不同系统流量下转阀出口的流量

５．２．２　不同系统压力下阀口的流量
通过改变泵出口处溢流阀的溢流值来改变系统

的压力，分别设定系统压力为 ４０ｂａｒ、８０ｂａｒ、１２０
ｂａｒ、１６０ｂａｒ、２００ｂａｒ，其余参数按照表１中的参数设
定，仿真结果如图１１所示，转阀阀口处的最大流量
随着系统压力的升高而增大，当系统压力为４０ｂａｒ
时，阀口的最大流量为２５３Ｌ／ｍｉｎ，当系统压力为
２００ｂａｒ时，阀口处的最大流量为５８４Ｌ／ｍｉｎ。

图１１　不同系统压力下转阀出口的流量

５．２．３　不同阀口面积下转阀出口的流量
如上文所述通过改变阀芯大圆的直径来改变阀

口面积，滑阀阀芯的大圆直径分别取２ｍｍ、３ｍｍ、４
ｍｍ、５ｍｍ、６ｍｍ，其余参数按照表１中的参数进行
设置，得到的仿真结果如图１２所示，阀口处的流量
随着滑阀阀芯大圆直径的增加而升高，即阀口的流

量随着阀口面积的增大而增大，且增长的速率越来

越快。但在直径是６ｍｍ时流量的增长放缓，可能
是由于受到系统自身流量的限制所致。

根据上述的分析可知通过提高系统压力可以提



２０１６年１２月 世界科技研究与发展　 研究论文

ｗｗｗ．ｇｌｏｂｅｓｃｉ．ｃｏｍ 第１２３３　 页

图１２　不同阀口面积下转阀出口的流量

高转阀阀口处的压力和增大阀口处的流量，而系统

流量对两者没有影响。而在转阀的设计上，可以通

过增大阀口面积来提升阀出口处的压力与增大阀口

处的流量。

６　结论

本文提出了一种两自由度的高频激振转阀。与

传统的滑阀式换向阀相比，这种转阀有较高的换向

频率，可以满足高频大流量的需求。通过对该两自

由度转阀的结构、理论和ＡＭＥＳｉｍ仿真结果分析，得
到这种转阀的一些特性和结构参数对转阀性能的影

响情况，为这种转阀的设计提供了思路，具体如下：

１）转阀的激振频率可以通过控制伺服电机的
转速进行控制，并且可以通过增加转阀阀芯和阀套

上的通流沟槽来提高转阀的激振频率。通过上述两

个方法，转阀的激振频率可以达到１０００Ｈｚ或更高，

远远高于传统的伺服阀。

２）阀口处的压力都呈现有规律的变化，先快速
升高然后再快速下降，且其随着系统压力的升高而

升高，不受系统流量影响。阀口处的压力也受到阀

口面积的影响，压力随着阀口面积的增大而升高。

３）阀口处的流量是周期性变化。与阀口压力
情况类似，阀口流量也受到系统压力的影响而不受

系统流量的影响。阀口面积对阀口流量的影响较为

显著，阀口流量随着阀口面积的增大而快速增长，且

增长速率越来越大。
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