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液压自动换向阀动态特性研究
丁小兵

（湖南城市学院机电工程学院，益阳 ４１３０００）

摘　要：液压激振系统中，换向阀的换向行程随激振频率的增高而迅速衰减，导致阀的通油能力下降，不能适应高
频大流量激振系统要求。为此，本文提出一种新型位移反馈式液压自动换向阀。该阀主要由一个二位四通换向主

阀和一个二位三通先导阀组成，其在高频换向时有较大的换向行程。为研究各参数对阀换向时动态特性的影响，

建立阀的数学模型，并利用ＡＭＥＳｉｍ软件对自动换向阀系统进行仿真。通过仿真与试验分析发现，自动换向阀的
换向频率与压力呈平方根关系；主阀芯换向行程受供油压力影响较小，主要与系统结构参数有关；通过合理的结构

设计能使阀更好地适应高频大流量激振系统。
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１　引言

目前，振动已经广泛应用于凿岩、破碎、夯实、捣

固、打桩、钻孔、压力加工、筛分、测试等场合［１３］。

液压激振通过液压阀换向使液压缸或者液压马达的

两腔交替通高压油或低压油，从而产生振动输出。

相对于传统的激振方式，液压激振具有起振快、功率

密度大、稳定性高、易于实现冷却和过载保护等优

点［４］。液压激振的关键在于使液压换向阀高速换

向。目前主要是利用电液伺服阀，通过给伺服阀一

定频率的电信号来使阀以相同频率换向。这种方式

的液压阀换向频率较低，一般小于２０Ｈｚ［５］。在高频

大流量激振系统中常使用高性能多级伺服阀［６］，但

也难以克服在５０Ｈｚ以上高频工作时阀的换向行程
衰减从而导致阀的通油能力不足的情况。近年浙江

工业大学研究设计的２Ｄ转阀式液压激振改变了传
统的滑阀换向的思维［７］，利用马达驱动转阀阀芯旋

转来实现激振系统中的油路切换。这种激振方式的

工作频域很宽，可以达到上千赫兹，已经成功的运用

于多种激振场合［８１０］。但其结构较复杂，且需要外

接旋转驱动马达及控制系统。

为了满足高频大流量激振系统的要求，并简化

换向控制系统，本文提出一种新型位移反馈式液压

自动换向阀，通过阀芯运动时产生位移反馈使液压

阀实现自动换向，并对其进行数学建模和试验分析，

研究各主要参数与换向阀动态性能即换向频率及换

向行程之间的规律。
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２　工作原理

图１所示为新型位移反馈式液压自动换向阀的
工作原理图。自动换向阀主要由一个二位四通换向

主阀和一个二位三通先导阀组成，通过主阀阀芯在

图１　新型位移反馈式液压自动换向阀原理图

运动时的位移反馈来使先导阀换向，进而使主阀也

换向。具体换向过程是开始阶段在复位弹簧的作用

下主阀阀芯和先导阀阀芯均处于最右端，高压油作

用在先导阀的ｄ腔，先导阀 ｃ腔通过反馈油路和孔
２与回油接通，高压油将先导阀阀芯压在右位，使主
阀的ｂ腔通过先导阀口Ａ１接通回油口Ｔ１，而Ｔ１通
过孔１始终与Ｔ相通，如图１（ａ）所示。主阀阀芯在
ａ腔高压油的作用下开始向左运动，当运动到反馈
口被打开时，高压油通过反馈油路接通先导阀的 ｃ
腔。ｃ腔作用面积大于 ｄ腔，先导阀阀芯在差动情
况下向左运动，切换先导阀油路，进而使主阀的ｂ腔
通过先导阀口 Ａ１与高压油接通，如图１（ｂ）所示。
ｂ腔作用面积大于 ａ腔，主阀阀芯在差动情况下开
始减速，之后主阀芯向右运动。在主阀阀芯向右运

动到将反馈油路与回油口 Ｔ接通时，先导阀的 ｃ腔
变为低压，先导阀阀芯在 ｄ腔高压油的作用下向右
运动，切换先导阀油路，进而使主阀的ｂ腔通过先导
阀与回油接通，如图１（ａ）所示。主阀阀芯在ａ腔高

压油的作用下减速，之后向左运动，开始下一个运动

周期。

传统伺服阀高频换向时会出现换向行程大幅衰

减现象。而通过此新型位移反馈式液压自动换向阀

原理可知，主阀芯轴段 Ｌ的右面控制先导阀大腔通
高压油，左面控制先导阀通低压油。因此主阀芯的

行程长度始终会大于 Ｌ段长度。所以此自动换向
阀的换向行程在高频下不会衰减。

３　数学模型

根据图１原理，构建出自动换向阀的液阻模型，
如图２所示。

图２　液阻模型

规定与图２中箭头所示方向相同的流量为正，
相反为负。所以各孔口流量方程为

Ｑ２ ＝ｓｇｎ（ｖ２）Ｃｄ３Ａ３
２ｐ０－ｐ４
槡 ρ

（１）

Ｑ４ ＝－ｓｇｎ（ｖ１）Ｃｄ１Ａ１
２ｐ０－ｐ１
槡 ρ

（２）

Ｑ５ ＝

Ｃｄ２Ａ２
２ｐ１－ｐ３
槡 ρ

，ｘ１ ＜ｘａ

０ ，ｘａ≤ｘ１≤ｘｂ

－Ｃｄ２Ａ２
２ｐ３
槡ρ

，ｘ１ ＞ｘ













ｂ

（３）

Ｑ６ ＝ｓｇｎ（ｖ１）Ｃｄ５Ａ５
２ｐ０－ｐ５
槡 ρ

（４）
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Ｑ７ ＝ｓｇｎ（ｖ１）Ｃｄ６Ａ６
２ｐ５－ｐ２
槡 ρ

（５）

Ｑ８ ＝－ｓｇｎ（ｖ１）Ｃｄ４Ａ４
２ｐ５
槡ρ

（６）

式中，Ａ１～６分别为阀各孔口面积；ｐ０～５为各容腔内
的压力；Ｃｄ１～ｄ６为相应孔口的流量系数；ρ为油液密
度。ｘ１为主阀芯位移；ｘ２为先导阀阀芯位移；ｘａ、ｘｂ
为Ｌ段右／左端面与反馈孔对齐时主阀芯位移；ｖ１、
ｖ２分别为主阀芯和先导阀阀芯的运动速度。

根据图２中的各流量节点，列出系统流量连续
方程：

Ｑ１－Ｑ２－Ｑ３ ＝０ （７）
Ｑ３－Ｑ４－Ｑ６ ＝０ （８）
Ｑ６－Ｑ７－Ｑ８ ＝０ （９）

Ｑ４ ＝
Ｑ５－Ａｖ１ｖ１ ，ｖ２≤０

－Ａｖ１ｖ１ ，ｖ２ ＞{ ０
（１０）

Ｑ５ ＝－Ａｖ３ｖ２ （１１）
Ｑ２ ＝Ａｖ４ｖ２ （１２）
Ｑ７ ＝Ａｖ２ｖ１ （１３）

式中，Ａｖ１～４为主阀和先导阀的各腔作用面积。
考虑油液压缩和泄露引起的流量变化，则

ΔＱ＝ Ｖ４Ｋｅ
ｄｐ
ｄｔ＋Ｃｔｐ （１４）

式中，Ｋｅ为油液的体积弹性模量；Ｖ为对应容腔的
体积；ｐ为对应容腔压力；Ｃｔ为泄露系数。

主阀芯和先导阀阀芯的力平衡方程分别为

ｐ２Ａｖ２－ｐ１Ａｖ１ ＝ｍ１
ｄ２ｘ１
ｄｔ２
＋Ｂｖ１

ｄｘ１
ｄｔ＋Ｋ１ｘ１＋ＦＬ１

（１５）

ｐ４Ａｖ４－ｐ３Ａｖ３ ＝ｍ２
ｄ２ｘ２
ｄｔ２
＋Ｂｖ２

ｄｘ２
ｄｔ＋Ｋ２ｘ２＋ＦＬ２

（１６）
式中，ｍ１、ｍ２分别为主阀芯的质量和先导阀阀芯的
质量；Ｂｖ１、Ｂｖ２为总粘性阻尼系数；Ｋ１、Ｋ２为复位弹
簧刚度；ＦＬ１、ＦＬ２为外部负载。

为了使阀自动换向时先导阀和主阀之间的运动

不紊乱，用结构限位的方式将先导阀阀芯的行程限

制为：ｘ２ｍｉｎ≤ｘ２≤ｘ２ｍａｘ。即
当ｘ２≥ｘ２ｍａｘ，ｖ２＞０时，令 ｘ２＝ｘ２ｍａｘ，ｖ２＝０；当 ｘ２

≤ｘ２ｍｉｎ，ｖ２＜０时，令ｘ２＝ｘ２ｍｉｎ，ｖ２＝０。
在先导阀芯的运动过程中，Ａ４和 Ａ５的阀口变

化规律如下：

Ａ４ ＝

０ ，ｘ２ ＜ｘ２ｂ
Ｋｗ（ｘ２－ｘ２ｂ） ，ｘ２ｂ≤ｘ２≤ｘ２ａ
Ａ４ｍａｘ ，ｘ２ ＞ｘ２

{
ａ

（１７）

Ａ５ ＝

Ａ５ｍａｘ ，ｘ２ ＜ｘ２ｄ
Ｋｗ（ｘ２ｃ－ｘ２） ，ｘ２ｄ≤ｘ２≤ｘ２ｃ

０ ，ｘ２ ＞ｘ２
{

ｃ

（１８）

式中，Ｋｗ为先导阀的阀口面积梯度；ｘ２ｂ、ｘ２ｃ分别为
Ａ４、Ａ５对应阀口刚好关闭时先导阀阀芯位移；ｘ２ａ、ｘ２ｄ
分别为Ａ４、Ａ５对应阀口恰好完全打开时先导阀阀芯
位移。

４　仿真模型及试验系统搭建

根据自动换向阀原理及其液阻模型图，建立液

压自动换向阀的ＡＭＥＳｉｍ仿真模型（图３）。搭建的
液压自动换向阀的试验系统如图４所示。激振系统
稳定工作的一个主要特点是系统中的油液压力在一

个小范围内波动。这时自动换向阀相当于在一个恒

压油源的驱动下工作。因此，仿真时设定液压油源

为恒压源。需指出的是，建立自动换向阀油压的外

负载主要是阀芯的惯性力和回油阻力。惯性力与阀

芯加速度相关，回油阻力与阀芯速度相关，加速度和

速度都是运动参量与流量有关，因此压力与流量是

相关的。即当系统的结构参数及油源压力确定后，

系统所需的流量也就确定了，流量随着油压的变化

而变化，因此无法对压力和流量进行独立调节。

图３　自动换向阀的ＡＭＥＳｉｍ仿真模型

仿真和试验系统的主要参数如下。

油源：恒压源压力调节范围０５～２５ＭＰａ。
主阀：ｂ腔直径２１ｍｍ、泄漏接触长度２０ｍｍ、

间隙００２ｍｍ；ａ腔直径 １５ｍｍ、泄漏接触长度 １０
ｍｍ、间隙００１５ｍｍ；Ｌ段长度为１０ｍｍ；阀芯主径
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图４　液压自动换向阀试验系统

２１ｍｍ；阀芯杆径１５ｍｍ；复位弹簧刚度１５Ｎ／ｍｍ、
预紧力１５Ｎ；质量０２５ｋｇ。

先导阀：ｃ腔直径７ｍｍ、泄漏接触长度７ｍｍ、
间隙００１ｍｍ；ｄ腔直径５ｍｍ、泄漏接触长度７ｍｍ、
间隙００１ｍｍ；阀芯主径７ｍｍ；阀芯杆径５ｍｍ；零
开口；复位弹簧刚度 １Ｎ／ｍｍ、预紧力 １０Ｎ；质量
００３ｋｇ；质量块行程１０ｍｍ。其他固定阻尼孔径均
为５ｍｍ。

５　仿真及试验结果分析

５．１　主要结构参数对阀换向性能的影响
研究自动换向阀内单个结构参数变化对阀换向

性能的影响时，供油压力分别设定为 １０ＭＰａ、１５
ＭＰａ、２０ＭＰａ，其他结构参数均按上节的仿真参数
设定。

由工作原理可知反馈孔控制轴段（Ｌ段）长度的
左右端面控制着反馈孔的通油情况，如图１所示，其
长度对自动换向阀的换向性能有很大影响。图５是
系统供油压力为１０Ｍｐａ，Ｌ取５ｍｍ时，主阀芯的位
移随时间变化的仿真曲线。由图５可知，主阀阀芯
的运动曲线类似正弦波，换向频率为８６Ｈｚ，换向行
程为１５ｍｍ。不同的供油压力及反馈孔控制轴段长
度Ｌ均会对换向频率及换向行程产生影响，图６是
供油压力变化时，反馈孔控制轴段长度 Ｌ与自动换
向阀的换向频率及换向行程的关系曲线图。由图６
可知，系统供油压力不变时，随着 Ｌ段长度增加，阀
的换向频率先大幅减小后缓慢减小，行程则呈直线

增加。当Ｌ不变时，阀的换向频率随供油压力的增
大而增大，行程则几乎不受供油压力的影响。当供

油压力为２０ＭＰａ，Ｌ段长为１ｍｍ时，换向频率可达
１４５Ｈｚ，换向行程能有近１１８ｍｍ，此时换向行程主
要来自于阀芯的减速行程。说明此阀能很好地适应

高频大流量激振系统的要求。

图５　主阀阀芯位移变化曲线

图６　换向频率、行程与Ｌ长度的关系

主阀阀芯敏感腔内压力作用面积大小对阀芯上

的驱动力有很大影响，而阀内孔口面积的大小影响

压降的大小。因此压力作用面积和阀内孔口面积对

阀的换向性能的影响较大。另外为了实现主阀芯换

向过程对称，对阀的结构作出了如下限制要求：

Ａｖ２ ＝２Ａｖ１ （１９）
Ａ１ ＝Ａ６ （２０）
所以下面主要以 ａ腔压力作用面积 Ａｖ１、ａ腔通

油孔口面积 Ａ１为变量，其他相关参数按式（１９）、
（２０）的限制要求变化，研究相应参数对阀的换向行
程的影响。

图７为阀换向频率及换向行程随ａ腔压力作用
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面积Ａｖ１变化的曲线。供油压力一定时，随着 Ａｖ１的
增加换向频率呈先增大后减小的变化规律。当 Ａｖ１
不变时，阀的换向频率随供油压力的增大而增大。

当供油压力由１０ＭＰａ升到２０ＭＰａ时，在 Ａｖ１为２８３
ｍｍ２时阀的换向频率由９５Ｈｚ升为１３７Ｈｚ。换向行
程几乎不受供油压力变化的影响，随Ａｖ１的增加换向
行程先大幅减小后缓慢减小，最后接近于７５ｍｍ。
频率峰值的出现是因为作用面积过小时主阀阀芯的

响应速度也相对较小，导致换向频率较低。作用面

积过大，主阀阀芯换向时所需的流量也较大，受先导

阀和油路的通油能力影响，控制压力将产生较大压

力损失，最终也导致换向频率降低。因此有一最优

的作用面积能使换向频率最高。

图７　换向频率、行程与Ａｖ１的关系

图８为阀换向频率及换向行程随孔口面积 Ａ１
变化的曲线。由图８可知，当孔口面积 Ａ１增加时，
阀的换向行程呈先增加后基本不变的趋势。阀的换

向频率随着孔口面积变大，先快速提高，直到面积为

２０ｍｍ２左右达到最大值，供油压力为２０ＭＰａ时的
最大值为１２１Ｈｚ。Ａ１继续增加换向频率缓慢减小，
最终接近于一常值。孔口过小则节流损失大，主阀

阀芯的响应速度减慢，因此换向频率和换向行程都

比较小。孔口越大节流损失越小，主阀阀芯的响应

速度越快，且阀芯所能达到的最大速度越大，而减速

时产生的背压反而越小，因此换向行程增加，换向频

率则有减小趋势。Ａ１在８０ｍｍ
２以下变化时对阀换

向性能影响较大。这是因为当孔口面积大到一定程

度后继续增加，则其节流效果变化不明显。

图８　换向频率、行程与Ａ１的关系曲线

由上述研究可知，对于不同激振系统，可通过合

理的优化设计使自动换向阀满足其要求。换向行程

主要与自动换向阀的结构有关，如 Ｌ段长度、油压
作用面积和内部孔口面积。因此可通过设计得到大

的换向行程，以便使阀满足大流量激振系统的要求；

另外主阀阀芯极限运动长度要大于阀的行程长度，

这样就能避免主阀芯与阀体的碰撞。

５．２　仿真及试验曲线对比
调节自动换向阀的控制油压，以研究自动换向

阀的换向性能与控制油压的关系。图 ９是换向频
率、换向行程与油压关系曲线的实验和仿真对比图。

与仿真结果相比较，实验得出的换向行程要大一些，

而换向频率要小一些。这主要是由于实验中油液质

量、阀的内泄露和压力波动对阀的换向造成了影响。

实际中油液质量的存在相当于增加了阀芯的质量，

使阀的换向行程增加，换向时间加长，并最终导致换
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向频率减低。阀的内泄漏也会使换向频率减低。随

着油压的增加，阀的换向频率和换向行程的变化规

律则与仿真相似，控制油压增加，阀的换向频率也增

加且先增速较快后增速减慢。阀具有较大的换向行

程，并且频率升高时，换向行程变化较小。

图１０是不同换向频率时，自动换向阀 Ａ口的
压力冲击测试曲线。由图可知，自动换向阀的换向

频率越高，其出口处所产生的压力冲击峰值越小。

这主要是因为当频率增高时，阀换向速度加快，阀口

处于中间闭合的时间变短，因此油液压缩的程度减

小，故增大自动换向阀的激振频率，将有效抑制自动

换向阀出口处的压力冲击。实验结果基本上验证了

自动换向阀具有适应高频大流量激振系统的优点。

图９　换向频率、行程与油压Ｐ０的关系曲线

６　结论

本文提出了一种新型位移反馈式液压自动换向

阀。相比于传统的阀控液压激振方式，这种激振方

式结构简单、频率高、换向行程大，能适应高频大流

量的液压激振系统。通过对自动换向阀进行仿真和

试验研究得到了自动换向阀的一些基本特性和主要

结构对阀动态性能影响的结论，为阀的设计提供了

图１０　不同换向频率时主阀Ａ口的压力冲击曲线

参考，具体结论如下：

　　１）换向频率可通过调节系统压力来进行调节，
它们之间近似平方根关系；减小反馈孔控制轴段（Ｌ
段）长度、增大孔口面积Ａ１均能使换向频率增加；压
力作用面积Ａｖ１增加，换向频率先增加后减小。
２）换向行程受系统压力的影响较小，其主要与

结构参数相关。增大反馈孔控制轴段（Ｌ段）长度、
适当减小压力作用面积 Ａｖ１、增大孔口面积 Ａ１均能
使换向行程增加，从而使阀更适用于高频大流量激

振系统。
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