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重型拖拉机电液提升器多路换向阀仿真与试验
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摘要：以多路换向阀为研究对象，分析了多路换向阀的工作原理和结构特点，利用压力 流量方程、孔道流量连续性

方程及阀芯力平衡方程建立了多路换向阀的状态方程，并运用 Ｍａｔｌａｂ／Ｓｉｍｕｌｉｎｋ软件，选择四阶龙格 库塔算法对其

进行了动、静态性能仿真分析。基于闭心式负载传感液压系统试验平台，对多路换向阀进行了试验研究，试验结果

表明：整个液压系统的压力损失在 １５ＭＰａ左右，负载压力阶跃变化时，多路换向阀可实现负载补偿功能；手动换

向阀芯位移阶跃变化时，多路换向阀内压力冲击小、响应特性好；系统流量仅与多路换向阀调速节流口开度大小有

关，不受负载变化影响，调速性能良好，满足重型拖拉机电液悬挂系统对多路换向阀的性能要求。
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引言

作为重型拖拉机电液提升器的关键部件之一，

负载传感多路换向阀的主要作用是进行液力多路输

出控制，通过其内部的梭阀和定差减压阀反馈最大

负载压力，进行压力补偿，经手动换向阀芯调速节流

口实现执行装置的调速功能。

目前多路换向阀在农业机械和工程机械中得到

了广泛应用
［１－２］

，针对多路换向阀结构参数对其工

作特性的影响，国内外学者进行了大量研究
［３－１１］

。

现有液压阀建模过程中很多非线性因素未加考

虑
［１２］
，同时一些理论公式经线性化处理

［１３］
，采用传

递函数建模方法建立液压阀模型已难以反映其本质

特性
［１４－１５］

，此外，目前围绕多路换向阀开展的研究

主要局限在换向阀芯的特性分析上，没有系统完整

地反映多路换向阀内部各液压元件与其动静态性能

之间的关联性。因此，本文应用现代控制理论状态

空间法，建立多路换向阀整体数学模型，并进行

Ｍａｔｌａｂ／Ｓｉｍｕｌｉｎｋ仿真分析和试验研究。

１　电液提升器多路换向阀数学建模

１１　多路换向阀的结构原理
重型拖拉机电液提升器多路换向阀由定差减压

阀、限流节流阀、手动换向阀芯、单向阀、梭阀等组

成，结构原理如图１所示，公称压力为 ２５ＭＰａ，公称

流量为８０Ｌ／ｍｉｎ。该阀通过内部梭阀感知负载压力
或流量变化，将负载所需的压力或流量变化信号，传

递给变量泵的流量控制阀，使变量泵几乎仅向负载

提供其所需的液压功率，采用负载传感多路换向阀，

有效地减少了系统发热，达到了节能的目的。

图 １　多路换向阀的结构原理
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１２　多路换向阀数学模型的建立

根据多路换向阀的结构特点和工作原理，基于

压力 流量方程、孔道流量连续性方程及阀芯力平衡

方程建立了多路换向阀的整体数学模型，建立流程

如图２所示，具体包括定差减压阀至手动换向阀节
流部分、手动换向阀节流部分至进油单向阀部分和

进油单向阀至手动换向阀换向部分。

１２１　定差减压阀至手动换向阀节流部分
１２１１　阀口压力 流量方程

（１）该阀中以全周开口节流和三角型节流形式



为主，由于全周开口节流型式数学模型较为简单，本

文主要针对阀芯位移与三角节流口通流面积对应关

系进行了建模分析。定差减压阀节流口模型如图 ３
所示。

图 ２　数学模型的建立流程
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图 ３　定差减压阀节流口模型
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式中　ｈＲｍ１———定差减压阀三角节流口部分的高
度，ｍ

ｈＲｍ２———定差减压阀最大开口量时滑阀台肩
节流边部分最大开口量，ｍ

βＲ———定差减压阀阀口三角节流口的顶角，
ｒａｄ

ｒＲ———定差减压阀阀口三角节流口顶角处
的连接圆弧半径，ｍ

ｄＲ———定差减压阀阀芯直径，ｍ
ｘＲ———定差减压阀阀芯位移，ｍ

定差减压阀节流口的压力 流量方程

ｑＲ＝ＣｄＲＡＲ（ｘＲ）
２
ρ
（ｐｓ－ｐ１槡

） （２）

（２）限流节流阀节流口和手动换向阀压力回馈
节点前节流口压力 流量方程
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２
ρ
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ｑＴ１＝ＣｄＴ１ＡＴ１（ｘＤ）
２
ρ
（ｐ２－ｐ３槡
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式中　ｑＴ０———限流节流阀的流量，ｍ
３／ｓ

ｑＴ１———手动换向阀压力回馈液压泵节点前

节流口流量，ｍ３／ｓ
ＣｄＴ０———限流节流阀节流口流量系数，取ＣｄＴ０＝

０６１
ＣｄＴ１———手动换向阀压力回馈液压泵节点前

节流口流量系数，取 ＣｄＴ１＝０６１
ｄＴ０———限流节流阀节流口部分阀孔直径，ｍ
ｘＴ０———限流节流阀节流口开口量，０≤ｘＴ０≤

０００２５ｍ
ｐ２———限流节流阀的出口油液压力，Ｐａ
ｐ３———手动换向阀压力回馈液压泵节点前节

流口出口压力，Ｐａ
ＡＴ１———手动换向阀压力回馈液压泵节点前

节流口通流截面积，ｍ２

ｘＤ———手动换向阀阀芯位移，滑阀在中位时
取为０点，从中立位置往里压入的方
向为正向，往外伸出为负，－ｘＤｍ２≤
ｘＤ≤ｘＤｍ１，ｍ

忽略泄漏影响，通过手动换向阀节流口的流量

ｑＴ１等于限流节流阀的流量 ｑＴ０，由式（３）和式（４），并
取 ＣｄＴ０＝ＣｄＴ１，可得
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（３）定差减压阀阻尼孔压力 流量方程

流经阻尼孔的液流流动状态比较复杂，介于层

流和紊流之间，一般采用以下经验公式计算
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１／３

｜ｐ′３－ｐ３｜
２／３

由于 ｑＲＤ≈πｄ
２
Ｒｘ
·

Ｒ／４，则可得

ｐ′３＝ｐ３＋
ｄ３Ｒ
ｄ４ＲＤ

１９６ρμｌ槡 ＲＤ ｜ｘ·Ｒ槡 ｜ｘ·Ｒ （６）

式中　ｑＲＤ———阻尼孔流量，ｍ
３／ｓ

μ———油液的动力黏度，选用 Ｌ ＨＭ４６型抗
磨液压油，μ＝４１４×１０－２Ｐａ·ｓ

ｄＲＤ———定差减压阀阻尼孔直径，ｍ
ｌＲＤ———定差减压阀阻尼孔长度，ｍ
ｐ′３———定差减压阀弹簧腔油液压力，Ｐａ

１２１２　流量连续性方程
流入定差减压阀至手动换向阀可变节流口连通

油腔的流量 ｑＲ除一部分由换向阀节流口流出外，还
要推动阀芯运动，补偿泄漏，补偿液体的压缩量。泄

漏包括两部分，即通过换向阀配合间隙由 Ｐ１环槽向
Ｔ３和 Ｐ２环槽的泄漏，泄漏流量为 ｑｌ１、ｑｌ２。此外，油
腔的压力按 ｐ１来分析和计算。流量连续性方程为

ｑＲ＝

ｑｌ１＋ｑｌ２＋
πｄ２Ｒ
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βｅ
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　　（－ｘＤｍ２≤ｘＤ＜－ｘＤＮ２或 ｘＤＮ１＜ｘＤ≤ｘＤｍ１
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

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式中　ｘＤＮ１、ｘＤＮ２———滑阀从中立位置往里压入（往

Ａ口供油）或往外伸出（往 Ｂ口
供油）时压力回馈节点前节流

口正重叠量，ｍ
ｘＤｍ１、ｘＤｍ２———滑阀从中立位置往里压入（往

Ａ口供油）或往外伸出（往 Ｂ口
供油）的最大位移量，ｍ

βｅ———油液的体积弹性模量，取 βｅ＝９００ＭＰａ
ＶＴ１———定差减压阀至手动换向阀可变节流

口间连通油腔的总容积，ｍ３

ｑｌ１、ｑｌ２———通过换向阀配合间隙由 Ｐ１环槽向
Ｔ３环槽和 Ｐ２环槽的泄漏流量

１２１３　阀芯力平衡方程
定差减压阀阀芯所受的力包括：阀芯两端油液

压力产生的驱动力、惯性力、粘性阻尼力、弹簧力、稳

态液动力（包括在定差减压阀节流口处液流改变产

生的稳态液动力，作用方向指向使其各自阀口关闭

方向；此外，在限流节流口处也存在稳态液动力，但

由于在此处采用了凸肩补偿措施，所以忽略此处的

稳态液动力）、瞬态液动力（阀中液体加速运动方向

与阀芯运动方向一致，所以其作用方向与阀芯运动

方向相反）、干摩擦力以及阀座支撑反力等。由于

在阀芯上开有多条均压槽，液压卡紧力很小，所以取

干摩擦力近似为０Ｎ。
当０＜ｘＲ＜ｈＲｍ２时，定差减压阀阀芯力平衡方程

为

πｄ２Ｒ
４
（ｐ１－ｐ′３）＝

ｍＲｘ
··

Ｒ＋ＢＲｘ
·

Ｒ＋ＫＲ（ｘＲＳ＋ｘＲ）＋ＦＲｓ＋ＦＲｔ （８）

式中　ＫＲ———定差减压阀弹簧刚度，Ｎ／ｍ
ｘＲＳ———定差减压阀阀芯处于阀口全开位置

时的弹簧预压缩量，ｍ
ｍＲ———定差减压阀阀芯等效质量，ｋｇ
ＢＲ———定差 减压 阀 阀 芯 粘 性 阻 尼 系 数，

（Ｎ·ｓ）／ｍ
ＦＲｓ———定差减压阀阀芯稳态液动力，Ｎ
ＦＲｔ———定差减压阀阀芯瞬态液动力，Ｎ

１２２　多路换向阀整体数学模型的建立
参照定差减压阀至手动换向阀节流部分数学模

型的构建方法，类比分析其余两部分工作过程，充分

考虑阀芯运动过程中泄漏和液体压缩量补偿等诸多

情况，建立其余两部分数学模型，最后将３部分数学
模型进行整合，选取如下状态变量：ｘ１＝ｐ１；ｘ２＝ｐ３；

ｘ３＝ｐ４；ｘ４＝ｘＲ；ｘ５＝ｘ
·

Ｒ；ｘ６＝ｘＯ；ｘ７＝ｘ
·

Ｏ；ｘ８＝ｘＢ；ｘ９＝

ｘ·Ｂ，建立多路换向阀整体状态方程组，如下

ｘ·１＝
β１ ｐｓ－ｘ槡 １－β２ｘ５－β３（ｘ１－ｐ０）－β４（ｘ１－ｘ３） （－ｘＤＮ２≤ｘＤ≤０或０＜ｘＤ≤ｘＤＮ１）

β１ ｐｓ－ｘ槡 １－β５ ｘ１－ｘ槡 ２－β２ｘ５－β３（ｘ１－ｐ０） （－ｘＤｍ２≤ｘＤ＜－ｘＤＮ２或 ｘＤＮ１＜ｘＤ≤ｘＤｍ１{ ）

ｘ·２＝

β６ ｘ１－ｘ槡 ２＋β７ｘ５＋β８（ｐｓ－ｘ２）－β９ ｘ２－ｘ槡 ３－β１０ｘ７－β１１－β１２（ｘ２－ｐ０）
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β６ ｘ１－ｘ槡 ２＋β７ｘ５＋β８（ｐｓ－ｘ２）－β９ ｘ２－ｘ槡 ３－β１０ｘ７－β１１－β１３ ｘ２－ｐ槡 ０ （ｘＤＮ１≤ｘＤ≤ｘＤＵ１＋ｌＵ）

β７ｘ５＋β１４（ｘ１－ｘ２）＋β８（ｐｓ－ｘ２）－β９ ｘ２－ｘ槡 ３－β１０ｘ７－β１１－β１５ ｘ２－ｐ槡 ０ （－ｘＤＵ２＜ｘＤ＜ｘＤＮ１）

β７ｘ５＋β１４（ｘ１－ｘ２）＋β８（ｐｓ－ｘ２）－β９ ｘ２－ｘ槡 ３－β１０ｘ７－β１１－β１６ ｘ２－ｐ槡 ０ （－ｘＤＮ２＜ｘＤ≤ －ｘＤＵ２）

β６ ｘ１－ｘ槡 ２＋β７ｘ５＋β８（ｐｓ－ｘ２）－β９ ｘ２－ｘ槡 ３－β１０ｘ７－β１１－β１６ ｘ２－ｐ槡 ０ （－ｘＤＵ２－ｌＵ≤ｘＤ≤ －ｘＤＮ２

















）
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ｘ·３＝

β１７ ｘ２－ｘ槡 ３＋β１８ｘ７－β１９（ｘ３－ｐ０）－β２０ ｘ３－ｐ槡 Ａ （ｘＤＮＡ１＜ｘＤ≤ｘＤｍ１）

β１７ ｘ２－ｘ槡 ３＋β１８ｘ７－β１９（ｘ３－ｐ０）－β２１ ｘ３－ｐ槡 Ｂ （－ｘＤｍ２＜ｘＤ≤ －ｘＤＮＢ１）

０ （－ｘＤＮＢ１≤ｘＤ≤ｘＤＮＡ１










）

ｘ·４＝
０ （ｘ４＝０且 ｐｓ－ｘ２≤β２２或 ｘ４＝ｈＲｍ２且 ｐｓ－ｘ２≥β２３）

ｘ５ （其他{ ）

ｘ·５＝
０　（ｘ４＝０且 ｐｓ－ｘ２≤β２２或 ｘ４＝ｈＲｍ２且 ｐｓ－ｘ２≥β２３）

β２４（ｘ１－ｘ２）－β２５（ｘＲＳ＋ｘ４）－β２６＋β２７ ｐｓ－ｘ槡 １－β２８ ｜ｘ５槡 ｜ｘ５＋β２９（ｐｓ－ｘ１）　（其他{ ）

ｘ·６＝
０ （ｘ６＝０且 ｘ２－ｘ３≤β３０或 ｘ６＝ｘＯｍａｘ且 ｘ２－ｘ３≥β３１）

ｘ７ （其他{ ）

ｘ·７＝
０　（ｘ６＝０且 ｘ２－ｘ３≤β３０或 ｘ６＝ｘＯｍａｘ且 ｘ２－ｘ３≥β３１）

β３２（ｘ２－ｘ３）－β３３ （ｘ２－ｘ３槡 ）ｘ７－β３４ｘ６－β３５（ｘ２－ｘ３）ｘ６－β３６　 （其他{ ）

ｘ·８＝
０　（ｘ８＝０且 ｘ３－ｐＢ≤β３７或 ｘ８＝ｘＢｍａｘ且 β３８≥β３９）

ｘ９　（其他{ ）

ｘ·９＝
０　（ｘ８＝０且 ｘ３－ｐＢ≤β３７或 ｘ８＝ｘＢｍａｘ且 β３８≥β３９）

β３８－β４１－β４２ ｘ３－ｐ槡 Ｂｘ９－β４３ｘ８　（其他{ ）

β１＝
βｅＣｄＲＡＲ
ＶＲＴ

２
槡ρ

　β２＝
πｄ２Ｒβｅ
４ＶＲＴ

　β３＝
Ｃｌ１βｅ
ＶＲＴ
　β４＝

Ｃｌ２βｅ
ＶＲＴ
　β５＝

βｅＣｄＴ１ＡＴｅ１
ＶＲＴ

２
槡ρ

　β６＝
βｅＣｄＴ１ＡＴｅ１
ＶＴ２

２
槡ρ

β７＝
πｄ２Ｒβｅ
４ＶＴ２

　β８＝
Ｃｌ３βｅ
ＶＴ２
　β９＝

βｅＣｄＯπｄＯｓｉｎθＯ
ＶＴ２

２
槡ρ

　β１０＝
βｅπｄ

２
Ｏ

４ＶＴ２
　β１１＝

βｅｑＣ
ＶＴ２
　β１２＝

Ｃｌ４βｅ
ＶＴ２

β１３＝２ＣｄＴＵ
βｅｈ

２
Ｕ（ｘＤＵ１＋ｌＵ－ｘＤ）

２

ＶＴ２（ｌ
２
Ｕ＋ｈ

２
Ｕ）

ｔａｎ
βＵ
２

２
槡ρ

　β１４＝
Ｃｌ２βｅ
ＶＴ２
　β１５＝ＣｄＴＵ

βｅπｄＤ（ｘＤＵ１－ｘＤ）（ｘＤＵ２＋ｘＤ）

ＶＴ２ （ｘＤＵ１－ｘＤ）
２＋（ｘＤＵ２＋ｘＤ）槡

２

２
槡ρ

β１６＝２ＣｄＴＵ
βｅｈ

２
Ｕ（ｘＤＵ２＋ｌＵ＋ｘＤ）

２

ＶＴ２（ｌ
２
Ｕ＋ｈ

２
Ｕ）

ｔａｎ
βＵ
２

２
槡ρ

　β１７＝
βｅＣｄＯπｄＯｓｉｎθＯ

ＶＴ３
２
槡ρ

　β１８＝
βｅπｄ

２
Ｏ

４ＶＴ３

β１９＝
（Ｃｌ５＋Ｃｌ６）βｅ

ＶＴ３
　β２０＝

ＣｄＡＴ１ＡＡＴ１βｅ
ＶＴ３

２
槡ρ

　β２１＝
ＣｄＢＴ１ＡＢＴｅ１βｅ
ＶＴ３

２
槡ρ

　β２２＝
４ＫＲｘＲＳ－ＦＲｓ( )１

πｄ２Ｒ

β２３＝
４ＫＲ（ｘＲＳ＋ｈＲｍ２）－４ＦＲｓ２

πｄ２Ｒ
　β２４＝

πｄ２Ｒ
４ｍＲ
　β２５＝

ＫＲ
ｍＲ
　β２６＝

πμＬＲｖｄＲ
ｍＲδＲ １－ε２槡 Ｒ

　β２７＝
ρＬＲＣｄＲ
ｍＲ

ｄＡＲ
ｄｘ４

２
槡ρ

β２８＝
πｄ５Ｒ １９６ρμｌ槡 ＲＤ

４ｍＲｄ
４
ＲＤ

　β２９＝
２ＣＲｖＣｄＲＡＲｃｏｓθＲ

ｍＲ
　β３０＝

４ＫＯｘＯＳ
πｄ２Ｏ

　β３１＝
４ＫＯ（ｘＯＳ＋ｘＯｍａｘ）＋４ＦＯｓｍａｘ

πｄ２Ｏ

β３２＝
πｄ２Ｏ
４ｍＯ
　β３３＝

ＬＯＣｄＯπｄＯｓｉｎθＯ ２槡ρ
ｍＯ

　β３４＝
ＫＯ
ｍＯ
　β３５＝

ＣＯｖＣｄＯπｄＯｓｉｎ（２θＯ）
ｍＯ

　β３６＝
ＫＯｘＯＳ
ｍＯ

β３７＝
４ＫＢｘＢＳ
πｄ２Ｂ

　β３８＝
πｄ２Ｂｄ

２
Ｄ（－ｘＤＮＢ１－ｘＤ）

２
（ｘ３－ｐＢ）

ｄ２Ｄ（－ｘＤＮＢ１－ｘＤ）
２＋（ｄＢｘＢｍａｘｓｉｎθＢ）

２　β３９＝４ＫＢ（ｘＢＳ＋ｘＢｍａｘ）＋４ＦＢｓｍａｘ

β４０＝
β３８
４ｍＢ
　β４１＝

ＫＢｘＢＳ
ｍＢ
　β４３＝

ＫＢ＋ＣＢｖＣｄＢβ３８
ｍＢｄＢ

β４２＝
ρＬＢＣｄＢｄＤ（－ｘＤＮＢ１－ｘＤ）πｄＢｓｉｎθＢ

ｍＢ
２
槡 {ρ １

ｄ２Ｄ（－ｘＤＮＢ１－ｘＤ）
２＋（ｄＢｘ８ｓｉｎθＢ）槡

２
－

ｘ２８ｄ
２
Ｂ（ｓｉｎθＢ）

２

［ｄ２Ｄ（－ｘＤＮＢ１－ｘＤ）
２＋（ｄＢｘ８ｓｉｎθＢ）

２
］

}３
２

式中　ｑＯ———进油单向阀阀口流量，ｍ
３／ｓ

ＣｄＯ———进油单向阀节流口流量系数，取
ＣｄＯ＝０６１

ＫＯ———进油单向阀弹簧刚度，Ｎ／ｍ

ｘＯ———进油单向阀阀芯位移，ｍ
ｘＯＳ———进油单向阀弹簧预压缩量，ｍ
θＯ———进油单向阀半锥角，ｒａｄ
ｄＯ———进油单向阀阀座油孔直径，ｍ
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ｍＯ———进油单向阀阀芯等效质量，ｋｇ
ＬＯ———进油单向阀阻尼长度，ｍ
εＲ———定差减压阀阀芯偏心率，取 εＲ＝０
δＲ———定差减压阀阀芯配合间隙，ｍ
ＬＲｖ———定差减压阀阀芯总密封长度，ｍ
ＬＲ———定差减压阀的阻尼长度，ｍ

Ｃｌｎ———泄漏系数，ｍ
３／（Ｐａ·ｓ）

ＶＴｎ———各部分连通油腔对应总体积，ｍ
３

ｌＴｎ———换向阀芯环槽之间的密封长度，ｍ
ｘＢ———Ｂ油道主单向阀阀芯位移，ｍ
ｘＢＳ———Ｂ油道主单向阀弹簧预压缩量，ｍ
ＫＢ———Ｂ油道主单向阀弹簧刚度，Ｎ／ｍ
ｍＢ———Ｂ油道主单向阀等效质量，ｋｇ
θＢ———Ｂ油道主单向阀阀芯半锥角，ｒａｄ
ｄＢ———Ｂ油道主单向阀阀座油孔直径，ｍ
ｘＢ２———Ｂ油道卸荷阀阀芯位移，ｍ
ｄＢ１———Ｂ油道卸荷阀座油孔直径，ｍ
ｄＢ２———Ｂ油道卸荷阀钢球阀芯直径，ｍ
ＣｄＡＴ１———滑阀 Ａ油道出油节流口流量系数，

取 ＣｄＡＴ１＝０６１
ＣｄＡＴ２———滑阀 Ａ油道回油节流口流量系数，

取 ＣｄＡＴ２＝０６１
ＣｄＢＴ１———滑阀 Ｂ油道出油节流口流量系数，

取 ＣｄＢＴ１＝０６１
ＣｄＢＴ２———滑阀 Ｂ油道回油节流口流量系数，

取 ＣｄＢＴ２＝０６１
ＣｄＴＵ———换向滑阀中位回馈压力卸荷节流口

流量系数，取 ＣｄＴＵ＝０６１
ｘＤＵ１———滑阀从中立位置往里压入时卸荷周

边节流口的正预开口量，ｍ
ｘＤＵ２———滑阀从中立位置往外伸出时卸荷周

边节流口的正预开口量，ｍ
ｈＵ———滑阀中位卸荷沉割三角槽高度，ｍ
ｌＵ———滑阀中位卸荷沉割三角槽长度，ｍ
βＵ———滑阀中位卸荷沉割三角槽顶角角度，

ｒａｄ

２　电液提升器多路换向阀仿真

为了分析多路换向阀的调速稳态特性以及随阀

芯位移和负载阶跃变化时的动态响应特性，应用

Ｍａｔｌａｂ／Ｓｉｍｕｌｉｎｋ软件，基于面向结构图的数字仿真
方法，将各个子系统通过 ｓｕｂｓｙｓｔｅｍ子系统模型连接
分别建立了多路换向阀稳态特性和动态特性仿真模

型，如图４和图５所示，采用四阶龙格 库塔算法进

行求解。

图 ４　稳态特性仿真模型

Ｆｉｇ．４　Ｓｔｅａｄｙｓｔａｔｅｓｉｍｕｌａｔｉｏｎｍｏｄｅｌ
　

图 ５　动态特性仿真模型

Ｆｉｇ．５　Ｄｙｎａｍｉｃｓｉｍｕｌａｔｉｏｎｍｏｄｅｌ
　
２１　电液提升器多路换向阀稳态特性仿真

研究多路换向阀的调速稳态特性是在保持换向

阀芯位移量 ｘＤ不变的情况下，分析调速回路输出流
量 ｑＴ１随压差（ｐｓ－ｐ３）变化的稳态性能。在稳态特
性仿真模型的参数输入部分分别设定定差减压阀的

弹簧刚度ＫＲ为４７００Ｎ／ｍ，预压缩量ｘＲＳ为００２９ｍ，
ｐｓ为斜坡输入，从 ９ＭＰａ到 １１１ＭＰａ变化，ｐ３为
９ＭＰａ。输入换向阀阀芯位移量 ｘＤ 分别为 ０００４、
０００５、０００６和 ０００７ｍ，得到稳态特性曲线如图 ６
所示。

由图可知，输出流量ｑＴ１几乎仅与阀芯位移量ｘＤ
有关，只要通过定差减压阀的补偿，（ｐ１－ｐ３）近似不
变，就可以保证调速阀的流量近似恒定。由图 ６可
以看出：当换向阀阀芯位移量 ｘＤ固定时，若压差（ｐｓ－
ｐ３）小于拐点阈值 ｐＲ０时，定差减压阀时不起补偿作
用的，则 ｑＴ１随（ｐｓ－ｐ３）按抛物线规律变化，反之 ｑＴ１
随（ｐｓ－ｐ３）按线性规律变化，当阀芯在最大开度时，
由于泄漏量增大，流量会降低。
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图 ６　稳态特性曲线

Ｆｉｇ．６　Ｓｔｅａｄｙｓｔａｔｅｃｈａｒａｃｔｅｒｉｓｔｉｃｓｃｕｒｖｅｓ
　
２２　电液提升器多路换向阀动态特性仿真

根据动态特性仿真模型，参数输入部分可以给

定不同的阀芯位移阶跃信号和负载阶跃信号，通过

结果显示可以清晰地反映压力、位移的变化情况。

（１）阀芯位移阶跃变化响应特性
初始条件为：手动换向阀进油口压力 ｐｓ＝７ＭＰａ，

负载压力 ｐＡ ＝５ＭＰａ，回油压力 ｐｏ＝０ＭＰａ，负载反
馈流量 ｑＣ＝０Ｌ／ｍｉｎ，换向阀阀芯位移 ｘＤ输入阶跃
变化信号如图 ７所示。得到定差减压阀出口压力
ｐ１、手动换向阀节流口后压力 ｐ３及进油单向阀后压
力 ｐ４的压力变化曲线如图８所示；定差减压阀阀芯
位移 ｘＲ 如图 ９所示；进油单向阀阀芯位移 ｘＯ 如
图１０所示。

图 ７　换向阀阀芯位移曲线

Ｆｉｇ．７　Ｓｐｏｏｌｄｉｓｐｌａｃｅｍｅｎｔｏｆｔｈｅｄｉｒｅｃｔｉｏｎａｌｖａｌｖｅ
　

图 ８　压力变化曲线

Ｆｉｇ．８　Ｃｕｒｖｅｓｏｆｐｒｅｓｓｕｒｅｖａｒｉａｔｉｏｎ
　
负载压力 ｐＡ不变，手动换向阀芯位移 ｘＤ增大，

节流口开度增大，由于节流作用瞬间减小，定差减压

图 ９　定差减压阀阀芯位移

Ｆｉｇ．９　Ｓｐｏｏｌｄｉｓｐｌａｃｅｍｅｎｔｏｆｆｉｘｅｄｄｉｆｆｅｒｅｎｔｉａｌｒｅｄｕｃｉｎｇｖａｌｖｅ
　

图 １０　进油单向阀阀芯位移

Ｆｉｇ．１０　Ｓｐｏｏｌｄｉｓｐｌａｃｅｍｅｎｔｏｆｃｈｅｃｋｖａｌｖｅ
　
阀出口压力 ｐ１即为手动换向阀节流部分节流口前
压力瞬间减小，手动换向阀节流口后压力 ｐ３瞬间增

大，进油单向阀后压力 ｐ４为手动换向阀换向部分节
流口前压力瞬间减小。ｘＤ增大到 ５ｍｍ后不变，定
差减压阀会达到新的平衡位置，使压力ｐ１、ｐ３、ｐ４达到
新的稳定值，且３个压力变化值均小于０６ＭＰａ，所以
阀内压力冲击小，定差减压阀位移 ｘＲ和进油单向阀
位移 ｘＯ均在００１４ｓ后达到新的稳定值，多路换向
阀动态响应特性好。

（２）负载阶跃变化响应特性
初始条件设为：进油口压力 ｐｓ＝１２ＭＰａ，回油口

压力 ｐｏ＝０ＭＰａ，手动换向阀阀芯位移 ｘＤ＝３ｍｍ，
负载反馈流量 ｑＣ＝０Ｌ／ｍｉｎ，负载压力 ｐＡ阶跃信号
输入如图 １１所示，得到定差减压阀出口压力 ｐ１、
手动换向阀节流口后压力 ｐ３及进油单向阀后压力
ｐ４的压力变化曲线如图 １２所示；定差减压阀阀芯
位移 ｘＲ如图 １３所示；进油单向阀阀芯位移 ｘＯ如
图 １４所示。

手动换向阀芯位移 ｘＤ不变，节流口开度不变，
负载压力 ｐＡ增大，定差减压阀出口压力 ｐ１、手动换
向阀节流口后压力 ｐ３、进油单向阀后压力 ｐ４瞬间增
大，且 ｐ４变化先于 ｐ３，ｐ３变化先于 ｐ１。负载压力变
化，定差减压阀会达到新的平衡位置，使压力 ｐ１、ｐ３、
ｐ４达到新的稳定值，进油单向阀位移 ｘＯ，０００３ｓ后
重新回到原来的稳定值，由压力流量方程可知，经过
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图 １１　负载压力输入信号

Ｆｉｇ．１１　Ｌｏａｄｐｒｅｓｓｕｒｅｃｕｒｖｅ
　

图 １２　压力变化曲线

Ｆｉｇ．１２　Ｃｕｒｖｅｓｏｆｐｒｅｓｓｕｒｅｖａｒｉａｔｉｏｎ
　

图 １３　定差减压阀阀芯位移

Ｆｉｇ．１３　Ｓｐｏｏｌｄｉｓｐｌａｃｅｍｅｎｔｏｆｆｉｘｅｄｄｉｆｆｅｒｅｎｔｉａｌｒｅｄｕｃｉｎｇｖａｌｖｅ
　

图 １４　进油单向阀阀芯位移

Ｆｉｇ．１４　Ｓｐｏｏｌｄｉｓｐｌａｃｅｍｅｎｔｏｆｃｈｅｃｋｖａｌｖｅ
　
进油单向阀的流量近似不变，由此得出，该多路换向

阀具有调速功能，且调速性能良好。

３　电液提升器多路换向阀试验

３１　试验方案
为了验证多路换向阀数学模型和仿真分析的正

确性，搭建了闭心式负载传感液压系统试验平台，试

验原理图如图 １５所示，比例溢流阀用来模拟负载，
安全阀用于防止系统过载。

图 １５　多路换向阀试验原理图

Ｆｉｇ．１５　Ｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔｓｃｈｅｍａｔｉｃｄｉａｇｒａｍｏｆ

ｍｕｌｔｉｄｉｒｅｃｔｉｏｎａｌｖａｌｖｅ
１．变量泵　２．安全阀　３．单向阀　４、６．压力传感器　５．被试阀

７．流量计　８．比例溢流阀
　

３２　试验结果
３２１　阀芯位移变化时多路换向阀的响应特性

用游标卡尺测得并固定多路换向阀阀芯位移

３ｍｍ，开机采集信号前，将比例溢流阀开启压力设
定为４９ＭＰａ，变量泵输出压力设定为 ６５ＭＰａ，待
开机稳定后，将阀芯位移由３ｍｍ增至７ｍｍ。此时，
多路换向阀进油口及出油口压力曲线如图 １６ａ所
示，由图可知，随着阀口开度增大，油道的阻力及阀

口节流压力损失变小，阀进油口压力下降；多路换向

阀起始负载压力为４５ＭＰａ，随着阀口开度增大，比
例溢流阀压力会达到 ４９ＭＰａ。多路换向阀输出流
量曲线如图１６ｂ所示，流量会随着阀口开度增大而
增大，由于阀体内部节流损失和流道产生的压力损

失，流量随阀芯位移变化斜率不呈线性而是逐渐减

小，最终达到稳定状态。

图 １６　阀芯阶跃变化时压力和流量曲线

Ｆｉｇ．１６　Ｐｒｅｓｓｕｒｅａｎｄｆｌｏｗｖａｒｉａｔｉｏｎｕｎｄｅｒｓｐｏｏｌｓｔｅｐｃｈａｎｇｅ
　
３２２　负载变化时多路换向阀的响应特性

将换向阀芯位移固定在 ７ｍｍ处，泵处于稳定
工况后，改变电液比例控制器的控制电压，由 ２Ｖ变
为４Ｖ，此时比例溢流阀开启压力由４９ＭＰａ增加至
８５ＭＰａ，多路换向阀进油口及出油口压力曲线如
图１７ａ所示，由图可知，出油口压力出现了４９ＭＰａ～
８５ＭＰａ的阶跃变化，进油口压力出现了６５ＭＰａ～
１１５ＭＰａ的阶跃变化，由于负载压力的突然增大，
负载压力反馈口将压力变化信号反馈到变量泵，调

节多路换向阀的进油口压力，加上系统的泄漏及流

道压力损失，阀进油口压力比阀出油口压力高

１８ＭＰａ，流量稳定后，进出油口压力基本保持不变。

７增刊　　　　　　　　　　　　　赵建军 等：重型拖拉机电液提升器多路换向阀仿真与试验



多路换向阀流量曲线如图１７ｂ所示，当负载变化时，
流量出现短暂的震荡，随后又趋于平稳，受负载变化

影响较小。

图 １７　负载阶跃变化时压力和流量曲线

Ｆｉｇ．１７　Ｐｒｅｓｓｕｒｅａｎｄｆｌｏｗｖａｒｉａｔｉｏｎｕｎｄｅｒｌｏａｄｓｔｅｐｃｈａｎｇｅ
　
由变量泵、多路换向阀、比例溢流阀及其他辅助

装置构成的试验系统，具有负载敏感功能，变量泵可

以根据负载的变化，调节泵出口的压力，可以根据速

度的要求，调节流量的变化，整个液压系统的压力损

失为１５ＭＰａ左右，且负载增大，压力损失增大。多
　　

路换向阀内的定差减压阀有负载补偿功能，负载变

化时，换向阀芯位移不变，多路换向阀的输出流量不

变，符合对多路换向阀调速功能的要求。

４　结论

（１）定差减压阀的弹簧刚度对多路换向阀调速
性能影响显著，设计中要保证弹簧位移 ｘＲ、弹簧预
压缩量 ｘＲｓ满足关系 ｘＲｘＲＳ。

（２）换向阀芯位移阶阶跃变化时，多路换向阀
内压力冲击小、响应特性好，负载压力阶跃变化时，

多路换向阀可实现负载补偿功能。

（３）基于闭心式负载传感液压系统试验平台，
进行试验，结果表明：整个液压系统的压力损失在

１５ＭＰａ左右，压力损失随负载增大而增大；系统流
量仅与多路换向阀调速节流口开度大小有关，不受

负载变化影响，调速性能良好。
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