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２Ｄ阀控电液激振器低频段振动波形分析
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　　【摘要】　２Ｄ阀控电液激振器是利用 ２Ｄ阀阀芯的匀速旋转和轴向滑动改变阀口面积变化波形，以产生频率和

幅值可独立调节的振动波形。在分析该激振器工作原理的基础上，建立数学模型，采用分段积分的方法，推导出激

振器输出波形方程的解析解，最后，将实验得到的波形与解析波形进行对比，根据频谱特性分析波形的失真度。研

究结果表明：在低频段，由于主要受到弹性负载力方向变化的影响，振动波形表现出上升与下降过程的不对称，其

不对称度取决于 ２Ｄ阀的轴向开口大小，实验与解析结果一致。虽然随着频率的提高要考虑液压谐振的影响，但只

要阀的轴向开口小于某一临界值，其波形失真度就不大于 ９５％。
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　　引言

采用电液激振器进行振动实验，可根据工作频

率将液压动力机构液压固有频率的整个频率区间分

为低频段、中频段和高频段
［１］
。低频段振动实验适

用于需提供较大激振力或位移冲程，而对频率要求



相对较低的场合，比如地震环境模拟、大型结构动力

特性测试、材料疲劳寿命检测以及设备故障诊断等

方面。

在低频段振动波形的研究领域，国内外学者大

多采用数值仿真的方法，早期用于道路模拟或者地

震波形复现
［２～３］

，后来模拟复杂的振动环境，并发展

了振动控制算法，其中 ＫａｚｕｙｏｓｈｉＵｅｎｏ和 Ｙｏｓｈｉｋａｄｏ
Ｙａｍａｕｃｈｉ提出了一种传递函数矩阵应用于振动控
制系统，并申请了美国专利

［４］
；对振动波形解析解

的求解方面，日本的 ＳｕｚｕｋｉＭｉｋｉｏ等采用正弦波叠
加的方式合成了一种偏斜正弦振动波形

［５］
，国内燕

山大学的李宪奎等分别采用分段和整体函数法分别

构造了非正弦振动波形的解析式
［６］
，应用于振动满

足连铸工艺要求方面；随着可靠性强化振动试验技

术的发展，国防科技大学针对气动式振动台的部件

之一气锤进行研究，推导出该碰撞信号的解析

式
［７］
，分析计算振动信号的低频能量。

传统的力马达滑阀式电液激振器或喷嘴 挡板

式电液激振器，在某个频率范围，可以通过反馈控制

的方法，实时改变伺服阀开口面积的变化波形，获得

所期望振动波形，而 ２Ｄ阀控电液激振器由于阀口
面积变化波形为固定波形，无法采用反馈对其进行

修正，这样得到的振动波形也是固定波形，所以本文

通过建立液压动力机构方程，考虑流量与压力之间

的非线性关系，提出在低频段可求解此激振系统输

出的解析解，即用解析式精确描述振动波形曲线以

及各振动参数之间关系，最后将解析波形与实验波

形进行对比分析，总结振动波形规律。

１　工作原理

１１　激振器结构原理
２Ｄ阀控电液激振器结构原理如图 １所示，

图１ａ为三维结构图，图 １ｂ为 ４个阀芯台肩的阀口
处剖面图。２Ｄ阀具有双自由度，即阀芯具有旋转运
动和轴向滑动。阀芯台肩周向均匀开设 ４个沟槽，
与之对应的阀套窗口宽度与沟槽宽度相同，槽宽对

应的圆心角为 α，相邻沟槽的圆心角为 ４α，相邻台
肩上的沟槽的错位角为 ２α。当阀芯旋转使Ⅰ、Ⅲ阀
口打开，Ⅱ、Ⅳ阀口关闭时，Ｐ Ｂ相通，Ａ Ｔ相通，
液压缸右腔进油、左腔回油，液压缸活塞向左运动；

阀芯继续旋转一定角度，使Ⅱ、Ⅳ阀口打开，Ⅰ、Ⅲ阀
口关闭，Ｐ Ａ相通，Ｂ Ｔ相通，液压缸左腔进油、右
腔回油，液压缸活塞向右运动。阀芯匀速旋转时，阀

芯沟槽与阀套窗口相配合的阀口面积大小呈周期性

变化，油液进出液压缸的左右两腔的大小及方向也

发生相位差为 ２α的周期性变化，从而驱动液压缸

的活塞作周期性的往复运动。阀芯轴向往返移动

时，改变了阀口面积梯度，其液压缸活塞振动幅值也

相应发生改变。显然，通过调整阀芯的转速或阀芯

沟槽与阀套窗口配合次数，可改变激振器的工作频

率。

图 １　２Ｄ阀控电液激振器工作原理图

Ｆｉｇ．１　Ｗｏｒｋｐｒｉｎｃｉｐｌｅｏｆｅｌｅｃｔｒｏｈｙｄｒａｕｌｉｃｖｉｂｒａｔｉｏｎ

ｅｘｃｉｔｅｒｂａｓｅｄｏｎａ２Ｄｖａｌｖｅ
（ａ）三维结构　（ｂ）阀芯剖面结构

　
１２　动力机构工作过程

假设初始条件为阀口均关闭时，液压缸的活塞

杆处于伸出的最大位置，运动速度为零。阀芯匀速

转动，旋转角位移 θ从零开始增大，Ⅱ、Ⅳ阀口面积
也随之从零逐渐增大，Ⅰ、Ⅲ阀口处于关闭状态，液
压缸左腔进油、右腔回油，产生液压推力推动活塞向

右运动，此时的弹性负载相当于一拉伸弹簧，弹性负

载力的方向与活塞运动方向一致，与液压推力共同

推动活塞向右运动，形成“超越负载”，如图 ２ａ所
示。由于“超越负载”的存在，活塞运动速度加快，

使得阀开口尚未达到最大值时，活塞已处于中位，此

时弹簧处于自然状态。当角位移 θ增大到 α，并继
续增大到２α时，Ⅱ、Ⅳ阀口面积也随之增大到最大
值，并从最大值逐渐减小为零，Ⅰ、Ⅲ阀口仍然关闭，
活塞继续向右运动，由于经过了中点位置，所以弹性

负载由原来的拉伸变为压缩状态，负载方向力与活

塞运动方向相反，成为正常负载，阻碍活塞继续运

动，使其速度减慢，最后处于缩进的最大位置，如

图２ｂ所示。
阀芯继续转动，角位移 θ从 ２α增大到 ４α过程

中，Ⅰ、Ⅲ阀口面积从零逐渐增大到最大值，再从最
大值逐渐减小到零，Ⅱ、Ⅳ阀口一直关闭，活塞从最
大的缩进位置回缩，最后处于伸出的最大位置，其工

作原理与活塞向右运动相同。当阀芯连续旋转时，
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图 ２　活塞向右运动系统简化图和各阀口的面积变化

Ｆｉｇ．２　Ｓｋｅｔｃｈｏｆｐｉｓｔｏｎｍｏｖｉｎｇｉｎｔｈｅｒｉｇｈｔｄｉｒｅｃｔｉｏｎａｎｄ

ｃｈａｎｇｅｏｆｅｖｅｒｙｖａｌｖｅｏｐｅｎｉｎｇａｒｅａ
（ａ）“超越负载”工作过程　（ｂ）正常负载工作过程

　

活塞运动和各阀口面积变化不断重复上述变化过

程，呈现周期变化规律。

２　数学模型的建立

液压动力机构如图２所示，供油压力为 ｐｓ，负载

压力为ｐＬ，供油量为 Ｑｓ，负载流量为 ＱＬ，液压缸两腔
压力分别为 ｐ１和 ｐ２，两腔体积为 Ｖ１和 Ｖ２。

通过Ⅰ、Ⅱ、Ⅲ和Ⅳ阀口的流量

Ｑ１＝ＣｄＡｖ１ ２（ｐｓ－ｐ２）／槡 ρ （１）

Ｑ２＝ＣｄＡｖ２ ２（ｐｓ－ｐ１）／槡 ρ （２）

Ｑ３＝ＣｄＡｖ３ ２ｐ１／槡 ρ （３）

Ｑ４＝ＣｄＡｖ４ ２ｐ２／槡 ρ （４）
式中　Ｃｄ———流量系数　　ρ———油液密度

Ａｖｉ———各阀口截流面积（ｉ＝１，２，３，４）
２Ｄ阀阀口面积 Ａｖ为阀芯台肩上的沟槽与阀套

上的窗口构成的矩形面积，一边为阀芯轴向边长 ｘｖ，
另一边长为阀芯沟槽与阀套窗口接触边弧长，由于

阀芯沟槽宽度对应圆心角设计较小，所以可近似为

弦长 ｙｖ，则得到 Ａｖ＝ｘｖＺｙｖ，其中 Ｚ为阀芯沟槽数。
阀芯台肩周向开口设计为匹配 对称的结构，即

阀芯旋转某一角位移，进、回节流窗口面积相等；轴

向正、反两个方向位移量相同时，相应节流窗口面积

也相等，则负载流量为

ＱＬ＝ＣｄＡｖ２ （ｐｓ－ｐＬ）／槡 ρ　（０＜θ＜２α） （５）

ＱＬ＝－ＣｄＡｖ１ （ｐｓ＋ｐＬ）／槡 ρ　（２α＜θ＜４α）（６）
式中的负号表示负载流量 ＱＬ的方向相反即从负载

流回２Ｄ阀。
根据活塞处于中位的假设，两油腔总容积 Ｖｔ＝

２Ｖ１＝２Ｖ２，ＱＬ＝Ｑ１＝Ｑ２，并设泄漏量为零，则液压缸
流量连续方程为

ＱＬ＝Ａｐ
ｄｙ
ｄｔ
＋
Ｖｔ
４Ｅｈ

ｄｐＬ
ｄｔ

（７）

式中　Ａｐ———活塞有效面积
ｙ———活塞位移
Ｅｈ———有效体积弹性模量

活塞及负载的动力学方程为

ＡｐｐＬ＝ｍ
ｄ２ｙ
ｄｔ２
＋ＢＰ

ｄｙ
ｄｔ
＋ＫＬｙ＋ＦＬ （８）

式中　ＢＰ———阻尼系数　　ＫＬ———弹簧刚度
ｍ———活塞质量

由于低频段振动频率小于液压固有频率，这样

负载以弹性力为主，加速度影响极小，不考虑外负载

力和阻尼，则式（８）化简为
ｐＬ＝ＫＬｙ／Ａｐ （９）

令系数 Ｃ＝Ｃｄｘｖ [Ｚ／ 槡 (ω ρ Ａｐ＋
ＶｔＫＬ
４ＥｈＡ ) ]

ｐ
，在前

半周期，由式（５）、（７）、（９）可得

Ｃｙｖｄθ＝
１

ｐｓ－ＫＬｙ／Ａ槡 ｐ

ｄｙ （１０）

在后半周期，由式（６）、（７）、（９）可得

－Ｃｙｖｄθ＝
１

ｐｓ＋ＫＬｙ／Ａ槡 ｐ

ｄｙ （１１）

３　振动波形解析

３１　阀芯与阀套接触边弧长的求解
假设液压缸活塞位移波形为一相位差 α的正

弦波 ｙ＝ｙｍａｘｓｉｎ（θ－α），式中 ｙｍａｘ为最大位移，这与
初始条件一致，即活塞杆伸出位置为负，缩进位置为

正。将振动波形分别代入式（１０）和式（１１），进行求
导，并令 ｂｖ＝ｓｉｇｎ（２α－θ）ｙｖ，综合前后半个周期的
求解，得到阀芯沟槽与阀套窗口接触边弧长表达式

为

ｂｖ＝
ｙｍａｘ Ａ槡 ｐｓｉｎθ

Ｃ ｐｓＡｐ－ｓｉｇｎ（θ－２α）ＫＬｙｍａｘｃｏｓ槡 θ
（１２）

其中当负功压力等于系统压力，即 ｐｓ＝ｐＬ，活塞运动
到最大的位移处，ｙｍａｘ＝ｐｓＡｐ／ＫＬ，可求得最大弧长为

｜ｂｖｃ｜＝Ａｐ ｐ槡ｓ／（ＣＫＬ） （１３）
由式（１２）可知，得到正弦振动波形时，输入波

形并不是一个正弦波，但随着振幅的减小，越趋于正

弦波，如图３所示。图中弧长波形表现出来的斜偏，
是由于活塞若按照正弦波形往复运动，那么阀口开

大或减小的速率不应相同，在“超越负载”过程中，
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阀口应以较小速率增大，而在正常负载过程中，应以

较快速度关闭阀口。

图 ３　阀芯与阀套接触边弧长波形

Ｆｉｇ．３　Ｐｅｒｉｐｈｅｒａｌｗｉｄｔｈｖａｒｉａｔｉｏｎｏｆｔｈｅｖａｌｖｅｐｏｒｔ
　
输入波形不是一个单一频率的正弦波，其中含

有许多高频分量，对于传统的电液伺服阀，由于频宽

有限，常常采用闭环控制，但仍难于满足条件，使得

振动波形即使在低频段的较高频率范围内也很难得

到正弦波形。

３２　活塞位移波形解析解
２Ｄ阀阀芯旋转角位移 θ从零增大到 ２α，Ⅱ、Ⅳ

阀口打开，ｂｖ取正；θ从 ２α增大到 ４α，阀口Ⅰ、Ⅲ打
开，ｂｖ取负。由于阀芯匀速转动，ｙｖ呈线性变化，所
以 ｂｖ呈一上升与下降过程斜率变化几乎相等的三
角波，如图４所示。假设含有符号函数的阀芯与阀
套接触边弧长表达式为

ｂｖ＝

πｒθ
１６ωα

（θ∈［０，α］）

πｒ
８ω
－πｒθ
１６ωα

（θ∈［α，２α］）

πｒ
８ω
－πｒθ
１６ωα

（θ∈［２α，３α］）

－πｒ
４ω
＋πｒθ
１６ωα

（θ∈［３α，４α















 ］）

（１４）

式中　ｒ———阀芯半径
ω———阀芯旋转角速度

图 ４　２Ｄ阀阀芯与阀套接触边弧长波形

Ｆｉｇ．４　Ｐｅｒｉｐｈｅｒａｌｗｉｄｔｈｖａｒｉａｔｉｏｎｏｆｔｈｅ２Ｄｖａｌｖｅｐｏｒｔｓ
　
将第一、二段函数代入式（１０），第三、四段函数

代入式（１１），分六段积分解得活塞位移表达式为
ｙ＝

Ａｐ
Ｋ {
Ｌ
ｐｓ [－ ｐｓ－

ＫＬｙｍａｘ
Ａ槡 ｐ

－
πｒＫＬＣ
６４ωαＡｐ

θ ]２ }２

　　　（θ∈［０，θ１］）

Ａｐ
Ｋ {
Ｌ
ｐｓ [－ ｐ槡ｓ－

πｒＫＬＣ
６４ωαＡｐ

（θ２－θ２１ ]） }
２

　　　（θ∈［θ１，α］）

Ａｐ
Ｋ {
Ｌ
ｐｓ [－ ｐｓ－

ＫＬｙａ
Ａ槡 ｐ
－
πｒＣＫＬ
１６ωＡ (

ｐ
θ－θ

２

４α
－３α) ]４ }

２

　　　（θ∈［α，２α］）

－
Ａｐ
Ｋ {
Ｌ
ｐｓ [－ ｐｓ＋

ＫＬｙｍａｘ
Ａ槡 ｐ

＋
πｒＣＫＬ
１６ωＡ (

ｐ
θ－θ

２

４α
－ ) ]α }

２

　　　（θ∈［２α，θ２］）

－
Ａｐ
Ｋ {
Ｌ
ｐｓ [－ ｐ槡ｓ＋

πｒＣＫＬ
１６ωＡ (

ｐ
θ－θ

２

４α
－θ２＋

θ２２
４ ) ]α }

２

　　　（θ∈［θ２，３α］）

－
Ａｐ
Ｋ {
Ｌ
ｐｓ [－ ｐｓ＋

ＫＬｙｂ
Ａ槡 ｐ
－
πｒＣＫＬ
８ωＡ (

ｐ
θ－θ

２

８α
－１５α) ]８ }

２

　　　（θ∈［３α，４α





































］）

（１５）
活塞向右运动，处于中位时，Ⅱ、Ⅳ阀口角位移为

θ１ [＝ ６４αωＡｐ
πｒＣＫ (

Ｌ
ｐｓ－
ＫＬｙｍａｘ
Ａ槡 ｐ

－ ｐ槡 ) ]ｓ

１
２

（１６）

活塞运动过中位后，在 θ＝α时，活塞过中点处于液
压缸右腔的位置为

ｙａ＝
Ａｐ
Ｋ {
Ｌ
ｐｓ [－ ｐ槡ｓ－

πｒＣＫＬ
６４ωαＡｐ

（α２－θ２１ ]） }
２

（１７）
活塞向左运动，处于中位时，Ⅰ、Ⅲ阀口角位移为

θ２ [＝ ６４αＡｐω
πｒＣＫ (

Ｌ
ｐｓ＋
ＫＬｙｍａｘ
Ａ槡 ｐ

－ ｐ槡 ) ]ｓ

１
２

＋２α

（１８）
当 θ＝３α时，活塞过中点处于液压缸左腔的位置为

ｙｂ＝
Ａｐ
Ｋ {
Ｌ
－ｐｓ [＋ ｐ槡ｓ＋

πｒＣＫＬ
１６ωＡ (

ｐ
３α－９α４

－θ２＋
θ２２
４ ) ]α }

２

（１９）
由方程初始条件可知振动波形与输入波形相差

α相位角，由于负载力方向的改变，活塞速度变化规
律在前后半个周期不对称，导致激振波形呈现上升

过程与下降过程不对称，这种不对称度取决于 ２Ｄ
阀轴向开口，如图５所示。

当Ⅱ、Ⅳ（Ⅰ、Ⅲ）阀口变化到 ２α（４α）处时，负
载压力恰好等于系统压力，即 ｐｓ＝ｐＬ，活塞运动到最
大的位移处，ｙｍａｘ＝ｐｓＡｐ／ＫＬ，此时波形为临界饱和状
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态。由于临界状态时 θ１可求知，进而 ｙａ可求，将其
代入分段函数的第三段，可推导出此时阀芯轴向位

移为临界值 ｘｖｃ，其表达式为

　ｘｖｃ＝
３２ω２Ａｐ ２ｐｓ槡 ρ［Ａｐ＋ＶｔＫＬ／（４ＥｈＡｐ）］

πｒαＺＣｄＫＬ
（２０）

当阀芯轴向开口小于临界值时，随着 ｘｖ的减
小，波形振幅越小，振动波形为非饱和状态，波形越

趋于对称，由式（７）或推出，振动波形越趋于阀口输
入三角波的积分波形。当阀芯轴向开口大于临界值

时，波形出现饱和。振动波形现现出两段直线，对应

着两个饱和值，随着 ｘｖ的继续增大，饱和现象越明
显，逐渐趋近方波。这是由于液压缸一腔压力上升

为系统压力，另一腔压力降为零，两腔压力差等于系

统压力，出现压力饱和，所以尽管阀口打开，但没有

油液流过阀口，这使得活塞在这个过程中一直处于

最大位移处。

图 ５　解析的振动波形

Ｆｉｇ．５　Ａｎａｌｙｔｉｃａｌｅｘｃｉｔｅｄｗａｖｅｆｏｒｍｓ
　

３３　波形频谱分析

对图５各波形进行傅氏变换［８］
，如图６所示，频

谱图中只含有偶对称项的奇次谐波分量，由此可知

振动波是周期奇函数，其中波形主频为 ω０，基波幅
值为 Ａ０，随着波形的饱和，谐波分量也逐渐增大。

图 ６振动波形的频谱图

Ｆｉｇ．６　Ｓｐｅｃｔｒｕｍａｎａｌｙｓｉｓｏｆｅｘｃｉｔｅｄｗａｖｅｆｏｒｍｓ
（ａ）ｘｖ／ｘｖｃ＝０２　 （ｂ）ｘｖ／ｘｖｃ＝０６　（ｃ）ｘｖ／ｘｖｃ＝１０　（ｄ）ｘｖ／ｘｖｃ＝１２　 （ｅ）ｘｖ／ｘｖｃ＝１６

　

图 ７　２Ｄ阀控电液激振台系统原理图

Ｆｉｇ．７　Ｐｒｉｎｃｉｐｌｅｏｆｔｈｅｅｌｅｃｔｒｏｈｙｄｒａｕｌｉｃｖｉｂｒａｔｉｏｎｓｙｓｔｅｍ

ｃｏｎｔｒｏｌｌｅｄｗｉｔｈｂｙａ２Ｄｖａｌｖｅ

４　激振器振动实验

２Ｄ阀控电液激振器实验系统主要由液压源系
统、２Ｄ阀、台面以及控制系统等组成，其原理图如图
７所示。通过所设计的上位机通讯软件对激振控制
箱内的前置计算机发出指令信号，前置计算机将指

令发送给步进电动机控制器，由一步进电动机驱动

２Ｄ阀阀芯作匀速旋转，另一步进电动机带动连在阀

芯上的凸轮机构使其产生轴向位移。载荷传感器与

位移传感器分别测量液压缸的输出力和活塞位移，

通过内置工控机 ＰＣＩ插槽的高速 Ａ／Ｄ采集卡获得
载荷信号和位移信号，波形在 ＰＣ工控机的上显示
并保存。

图 ８　ｆ＝４０Ｈｚ时不同轴向开口振动波形

Ｆｉｇ．８　Ｗａｖｅｆｏｒｍｓｏｆｔｈｅｄｉｆｆｅｒｅｎｔｖａｌｖｅ

ｏｐｅｎｉｎｇａｒｅａｒａｔｉｏｓａｔ４０Ｈｚ

图８给出振动频率为 ４０Ｈｚ时，解析结果和实
际波形的对比，波形表现出上升与下降过程的不对

称，其不对称程度取决于 ２Ｄ阀轴向开口的大小。
当轴向开口达到临界值时，振动波形处于临界饱和，

不对称表现最为显著；随着轴向开口处于临界值以
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下并继续减小，振动波形趋于对称的类正弦波；当超

过临界值时，波形饱和，并随着其开口的增大，饱和

趋于明显，这与解析分析的结果一致。只是饱和值

并非直线，这是由于压力饱和使运动中的活塞的速

度突降为零，活塞对油液造成液压冲击所致。

在实验中将振动波形偏置设为零，对图 ８波形
进行傅氏变换后如图 ９所示，波形中依然含有直流
分量，由于分量较小，所以对频率的抽取影响较小。

图 ９　ｆ＝４０Ｈｚ时不同轴向开口下振动波形频谱图

Ｆｉｇ．９　Ｓｐｅｃｔｒｕｍａｎａｌｙｓｉｓｏｆｅｘｃｉｔｅｄｗａｖｅｆｏｒｍｓａｓｔｈｅｌｉｎｅａｒｏｐｅｎｉｎｇｃｈａｎｇｅｄａｔ４０Ｈｚ
（ａ）ｘｖ／ｘｖｃ＝０２　（ｂ）ｘｖ／ｘｖｃ＝０６　（ｃ）ｘｖ／ｘｖｃ＝１０　（ｄ）ｘｖ／ｘｖｃ＝１２　（ｅ）ｘｖ／ｘｖｃ＝１６

　
　　当振动频率为 ２００Ｈｚ时，解析结果和实际波形
的对比如图１０所示，随着频率的提高，由式（２０）可
知阀芯轴向位移的临界值会以平方关系增大，由于

机械设计加工已成型，所以波形不会饱和。

图 １０　ｆ＝２００Ｈｚ时不同轴向开口振动波形

Ｆｉｇ．１０　Ｗａｖｅｆｏｒｍｓｏｆｔｈｅｄｉｆｆｅｒｅｎｔｖａｌｖｅ

ｏｐｅｎｉｎｇａｒｅａｒａｔｉｏｓａｔ２００Ｈｚ
　

图 １１　ｆ＝２００Ｈｚ时不同轴向开口下振动波形频谱图

Ｆｉｇ．１１　Ｓｐｅｃｔｒｕｍａｎａｌｙｓｉｓｏｆｅｘｃｉｔｅｄｗａｖｅｆｏｒｍｓａｓｔｈｅｌｉｎｅａｒｏｐｅｎｉｎｇｃｈａｎｇｅｄａｔ２００Ｈｚ
（ａ）ｘｖ／ｘｖｃ＝０２　（ｂ）ｘｖ／ｘｖｃ＝０４　 （ｃ）ｘｖ／ｘｖｃ＝０６

对图１０实际波形进行频谱分析，如图１１所示，
频谱中含有明显的高频分量。

根据频谱图图６、图９和图１１，计算解析解与实
验得到振动波形的失真度，如图 １２所示。失真度

ｄ＝１
Ａ０

Ａ２１＋Ａ
２
２＋Ａ

２
３＋Ａ

２
４＋Ａ

２
５＋槡 … ×１００％，其中 Ａ０

为基波分量，Ａｉ为各次谐波分量。随着阀芯轴向位

移 ｘｖ与临界值 ｘｖｃ比值的增大，波形失真度越大。理
论上，当 ｘｖ与 ｘｖｃ的比值趋近零时，三角波积分得到
的波形失真度为３７％；当 ｘｖ与 ｘｖｃ的比值趋近无限
大时，饱和波形渐进于方波，失真度为 ４３８％。虽
然解析结果表明，在低频段，振动波形规律和失真度

与频率关系很小，几乎可不予考虑，但是实验结果是

随激振频率提高到 ２００Ｈｚ，波形失真度较其他低频
振动波形大，这是由于本实验中，液压固有频率为

１０００Ｈｚ，振动波形的５次谐波的频率等于液压固有
频率，这样５次谐波分量被放大，由于液压机构欠阻
尼特性，使得振动波形失真较明显，并且出现的谐振

点离主频较近，产生的影响也就较明显，但理论和实

验表明只要 ２Ｄ阀的轴向开口小于临界值，其波形
失真度就不大于９５％。

５　结论

（１）由于液压系统的非线性，若获得正弦波的
振动波形，阀口面积变化并非单一频率波形，由于电

液伺服阀频宽有限，阀口面积变化难于满足此条件。

（２）２Ｄ阀控电液激振器输入波形近似为一上
升与下降过程对称的三角波，在低频段，由于主要受

负载力方向改变的影响，激振波形表现出上升与下
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图 １２　理论与实际振动波形失真度对比

Ｆｉｇ．１２　Ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎｏｆｔｈｅｗａｖｅｆｏｒｍｄｉｓｔｏｒｔｉｏｎｓｏｆ

ｔｅｓｔｓｍｅａｓｕｒｅｄａｎｄｃａｌｃｕｌａｔｅｄｖａｌｕｅｓ
　

降过程的不对称，其不对称度取决于阀芯轴向开

　　

口的大小。

　　（３）当 ２Ｄ阀芯轴向开口达到某一临界值时，
振动波形处于临界饱和状态；随着阀芯轴向开口的

减小，振动波形非饱和，趋于三角波的积分波形；当

超过临界值时，波形饱和，并随着轴向开口的增大波

形趋近于方波。

（４）失真度随阀芯轴向开口的变化与理论分析
一致，在低频段，虽然解析的振动波形失真度几乎与

频率无关，但是随着频率提高到 ２００Ｈｚ或者更高，
要考虑到液压谐振对波形以及失真度的影响，但理

论和实验表明只要 ２Ｄ阀的轴向开口小于临界值，
其波形失真度就不大于９５％。
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