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摘要：提出一种新型加载试验台，可以完全模拟变螺距螺旋桨（ＣＰＰ）在水中旋转时对桨毂机构产生的各种载荷力

和力矩。ＣＰＰ在不同转速、螺距和航速下所产生的推力、旋转阻力、离心力以及转叶扭矩，可通过多通道电液力（力

矩）伺服控制系统，按照相应的载荷谱对桨毂机构实施加载，还可完成静态、动态以及脉动激振载荷力和力矩等加

载试验。该加载系统采用立式结构，以大质量圆盘作为基座，被加载桨毂倒立安置在圆盘基座中心。对加载试验

装置的关键结构件进行了有限元分析，并对电液伺服加载系统进行频率响应特性仿真分析。试验证明该加载系统

能够满足各项加载试验要求。

关键词：变螺距螺旋桨　桨毂机构　电液伺服加载　试验台

中图分类号：ＴＨ１３７；Ｕ６６４３３ 文献标识码：Ａ 文章编号：１０００１２９８（２０１４）０１０３１３０８

收稿日期：２０１３ ０８ ０９　修回日期：２０１３ ０９ １６

海军装备部专项科研基金资助项目
作者简介：贵忠东，博士生，中国船舶重工集团高级工程师，主要从事机械电子控制和电液伺服控制研究，Ｅｍａｉｌ：ｚｈｄｇ９８５＠１６３．ｃｏｍ
通讯作者：丁凡，教授，博士生导师，主要从事机械电子控制和流体传动及控制研究，Ｅｍａｉｌ：ｆｄｉｎｇ＠ｚｊｕ．ｅｄｕ．ｃｎ

　　引言

国外从２０世纪六七十年代开始研制大功率变
螺距螺旋桨（ＣＰＰ）［１］，主要采用的加载方式是机械
式加载装置和当时最为流行也是国际公认最能考核

ＣＰＰ装置性能的“飞铁”加载（也称离心加载）系
统

［２］
。国内还没有适用于大功率 ＣＰＰ装置研究的

加载试验台。为模拟 ＣＰＰ桨毂机构真实海况下的
载荷，本文提出一种新型电液伺服加载试验台，为研

制大型调距桨毂机构奠定基础。

１　ＣＰＰ桨毂机构电液伺服加载系统工作原理

１１　ＣＰＰ桨毂机构加载试验台架水动力分析
图１所示为螺旋桨在流体中运动受力图，主要

包括螺旋桨叶面升力 Ｌ、桨叶旋转离心力 Ｒ，以及由
于桨叶叶面升力和离心力作用线与叶根法兰中心线

不相交而产生的绕叶根法兰中心线的桨叶旋转扭矩

Ｍ。其中桨叶叶面升力 Ｌ又可分解为沿主轴轴线平
行方向的推力 Ｐ和径向沿螺旋桨旋转切线方向的
桨叶旋转阻力 Ｔ。

流体中运动的模型与实物要达到力学上完全相

似，必须满足几何相似、运动相似和动力相似。推力

Ｐ与螺旋桨的直径 Ｄ、转速 ｎ、进速 ＶＡ、水密度 ρ、水
的运动粘度系数 ν以及重力加速度 ｇ等因素有
关

［３］
。螺旋桨的受力模型为

图 １　螺旋桨受力示意图
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式中　Ｊ———进速系数，几何相似的螺旋桨进速系数

相同，即运动相似

Ｒｅ———雷诺数，模型与实桨粘性力相似条件
Ｆｒ———弗劳德数，模型与实物的重力相似条

件，当桨在水下足够深，该系数不予考

虑



加载试验台桨毂与实船几何相似而大小不同，

令下标 ｍ表示模桨参数，下标 ｓ表示实桨参数，根
据螺旋桨敞水试验理论得
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由式（２），加载试验台螺旋桨推力载荷为
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同理可得加载试验台螺旋桨旋转阻力载荷为
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加载试验台螺旋桨离心力载荷为
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加载试验台螺旋桨转叶扭矩载荷：载荷设定最

大值为桨毂调距液压缸轴向最大驱动力。

图 ２　电液伺服加载系统结构原理图
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将实船中测得的转速、进速（航速）、推力 Ｐ、旋
转扭矩 Ｔ折算到实验室模拟桨毂上，表 １所示为折
算后加载台架单桨叶受力值。

表 １　实船桨与模型桨参数对比表
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最高转速

／ｒ·ｍｉｎ－１
桨径

／ｍ

推力

／ｋＮ

旋转

阻力

／ｋＮ

离心力

／ｋＮ

转叶扭矩

／ｋＮ·ｍ

航速

／ｋｎ·ｈ－１

实船 ２０５ ４８ ±３０２ １８８ １０２０ ３０

模型 ２０５ ２９ ±４０ ２５ １４０ ±４７ ３０

　　螺旋桨在水中旋转时，伴流场的不均匀性使桨
叶受到交变脉动载荷作用

［４］
，除离心力载荷外，其

他载荷在上述载荷值的基础上叠加一个交变脉动载

荷。伴流场的大小和不均匀性因船而异，按美国海

军规范（ＤＯＤＰ＿２４５６２Ａ１９８２）规定，在不明确交变
分量时，载荷交变部分为平均值的 ±４０％，频率为轴
频率和叶频

［５］
。

１２　试验台工作原理
ＣＰＰ桨毂机构电液伺服加载试验台是在实验室

条件下模拟螺旋桨在水中旋转时所受的各种载荷，

对桨毂机构进行加载试验，其结构原理如图２所示。
系统由主驱动系统与加载系统组成，主驱动系统是

由比例阀和桨毂调距液压缸组成的电液伺服位置控

制系统，用于控制桨叶螺距的位置变化。其余部分

为加载系统，用于模拟螺旋桨在不同螺距和转速下

所受推力、旋转阻力、转叶扭矩和离心力载荷，通过

５个模拟桨叶加载架施加在被加载桨毂上。ＣＰＰ加
载系统由４个通道的电液伺服阀、低摩擦加载液压
缸、加载控制器和压力传感器构成。其中，推力 Ｐ、
旋转阻力 Ｔ和离心力 Ｒ加载液压缸分别为 ５个并
联，由不同通道的伺服阀控制，转叶扭矩 Ｍ加载液
压缸由单独的高频伺服阀控制，２个扭矩加载液压
缸组成１组，共 ５组并联。该系统是典型的闭环阀
控液压缸力伺服控制系统。操纵台发出的指令控制

４个通道同步或独立加载。加载方式为静止加载
（主动加载）和运动加载（被动加载）。在静止加载

时，主驱动系统控制变螺桨螺距不变，４个加载通道
可分别实施主动加载和频率脉动加载；在运动加载
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时，ＣＰＰ主驱动控制系统驱动桨毂内部调距液压缸
活塞运动，从而通过曲柄盘带动模拟加载桨叶做旋

转运动，改变桨叶螺距。同时模拟桨叶加载架拖动

与之相连接的加载液压执行机构一起运动，此时各

通道加载控制系统按照螺旋桨水动力载荷谱，对模

拟桨叶施加动态加载力和力矩，是典型的被动加

载
［６］
。

１３　加载试验台功能
ＣＰＰ桨毂机构电液伺服加载试验台除了模拟实

船载荷对桨毂机构实施单通道或多通道等基本加载

功能以外，还可以对 ＣＰＰ系统进行一些更深入的研
究：

（１）模拟真实海况对模拟桨毂进行加载试验，
研究叶根螺栓在一定预紧力范围内受拉力、切力以

及颠覆力矩等静态载荷作用下应力 －应变的关系，
以及在单向交变外载荷作用下，对螺栓组动态刚度

进行研究。

（２）模拟实船各种工况对被测桨毂进行加载试
验，确定桨毂壳体的应力分布。

（３）利用加载试验台进行疲劳性能试验，即可
对桨毂最大承载部件———轴承环，在受脉动载荷条

件下进行微动磨损试验，也可在变距过程中，对承载

变化载荷作用下的轴承环进行滑动磨损试验
［７～８］

。

（４）利用加载试验台 Ｍ液压缸加载，进行 ＣＰＰ
液压驱动系统刚度试验研究。

（５）模拟实船，利用 Ｍ加载液压缸对桨毂调距
液压缸施加变载荷干扰力，从而验证 ＣＰＰ阀控液压
缸位置伺服高精度控制器受长管道影响，在变载荷

作用下的控制性能
［９］
。

上述台架试验除第 ２项外，其他均为国内首次
试验，其中第１项和第 ４项中的螺栓动态刚度试验
和液压系统动态刚度试验均未见国外相关报道。

２　ＣＰＰ桨毂机构加载装置设计

ＣＰＰ加载装置由加载试验台架、加载液压系统
和加载电控及检测系统组成。

２１　加载试验台架
２１１　台架结构

如图３所示，加载试验台架包括：大质量圆盘基
座、桨毂、桨毂座、模拟桨叶加载架、叶根法兰、各液

压缸连接底座和连接耳座、连接销轴、液压缸支座、

加强梁等。

ＣＰＰ桨毂机构电液伺服加载试验台采用立式结
构，大质量圆盘基座在试验场地水平放置，桨毂座置

于基座中心，被加载桨毂尾部朝上倒立竖直联接在

桨毂座上。５个桨叶模拟加载架分别固定安装在桨

图 ３　ＣＰＰ加载试验台架

Ｆｉｇ．３　ＣＰＰｌｏａｄｉｎｇｔｅｓｔｅｑｕｉｐｍｅｎｔ
　
毂外侧均匀分布的５个曲柄盘上，如图４所示，每个
装在桨毂外的模拟桨叶加载架上悬挂５个低摩擦液
压缸：一个沿切线方向水平布置施加旋转阻力加载，

一个沿径向水平布置施加离心力加载，一个沿轴向

垂直布置施加推力加载，一对沿轴向垂直布置施加

转叶扭矩加载。所有加载结构均置于大质量基座

上，外加载荷通过基座转换成内力。

图 ４　单桨叶加载液压缸布置示意图

Ｆｉｇ．４　Ａｒｒａｎｇｅｍｅｎｔｓｃｈｅｍａｔｉｃｏｆｓｉｎｇｌｅｐａｄｄｌｅ

ｌｏａｄｉｎｇｈｙｄｒａｕｌｉｃｃｙｌｉｎｄｅｒ
１．模拟桨叶加载架　２．离心力加载油缸　３．转叶扭矩加载油缸

４．推力加载油缸　５．旋转阻力加载油缸
　

２１２　关键结构件有限元分析
为了确保关键结构件的强度可靠，在设计阶段

采用有限元方法对重要结构件进行静力强度分析，

以及对关键结构件进行模态分析。

静力分析主要是研究结构受静载荷作用下应

力、应变及变形大小等，检验加载设备本身的性能是

否满足设计要求。模态分析是求解多自由度系统自

由振动的固有频率和相应振型，分析其在自由振动

时结构所具有的基本振动特性，避免某种振型发生

共振现象。

首先建立实体几何模型，定义材料属性，进行网

格划分，完成有限元模型的建立。然后定义分析类

型（静力分析或模态分析），设定约束条件，施加载

荷进行求解，最后得出计算结果
［１０］
。在静力分析中

主要对结构件应力、应变的分布云图以及最大最小

值进行分析，判断是否满足设计要求。在模态分析

中识别出系统的模态参数，为结构件的振动特性分
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析、振动故障诊断和预报以及结构动力特性的优化

设计提供依据。

（１）旋转阻力加载架静力分析
旋转阻力加载液压缸水平放置，一端挂在模拟

桨叶加载架上，另一端与图 ５所示旋转阻力加载架
连接。液压缸座底部采用 Ｍ２４的螺栓与台架基座
固定。加载部位为上端的液压缸耳环座。加载力

Ｔ＝２５ｋＮ，方向水平，该图显示在旋转阻力载荷下的
变形情况。表 ２为旋转阻力加载架受力和应变位
移，有限元仿真计算与实测值对比基本一致。在最

大载荷下安全系数为２１３，符合设计要求。

图 ５　旋转阻力加载架有限元分析结果
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ｒｅｓｉｓｔａｎｃｅｌｏａｄｉｎｇｆｒａｍｅ
　
表 ２　旋转阻力加载架受力 位移仿真实测对比表
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图 ６　离心力加载架有限元分析结果
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（ａ）离心力加载架模型　（ｂ）离心力加载架有限元分析

　　（２）离心力加载架静力分析
离心力加载液压缸一端连接在模拟桨叶加载架

的外端部，另一端固定在图 ６所示的离心力加载架

上。液压缸加载架底部采用 Ｍ３６的螺栓与台架基
座固定。同时采用加强梁结构，连接在桨毂座上，提

高液压缸座的抗弯强度。加载部位为上端的液压缸

座法兰面。加载力 Ｒ＝１４０ｋＮ，方向水平。图 ６ｂ显
示了在离心力载荷下的变形情况。表３为离心力加
载架受力和应变位移，有限元仿真计算与实测值对

比基本一致。在最大载荷下，安全系数为 ２４，符合
设计要求。

表 ３　单个离心力加载架受力 位移仿真实测对比表

Ｔａｂ．３　Ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎｔａｂｌｅｂｅｔｗｅｅｎｓｉｍｕｌａｔｉｏｎａｎｄｒｅａｌ

ｔｅｓｔｏｆｔｈｅｆｏｒｃｅａｎｄｄｉｓｐｌａｃｅｍｅｎｔｏｆｓｉｎｇｌｅｃｅｎｔｒｉｆｕｇａｌ

ｆｏｒｃｅｌｏａｄｉｎｇｆｒａｍｅ ｍｍ

载荷力／ｋＮ ０ ３０ ６０ ９０ １２０ １４０

位移计算值 ０ ０１３５８ ０２７１６ ０４０７４ ０５７０４ ０６８５５

实测值　　 ０ ０１１４０ ０２１２０ ０３４３０ ０４９６０ ０５７５０

　　（３）大质量圆盘基座静力分析
大质量圆盘基座是整个加载系统所有载荷形成

内力的部分，各加载液压缸的缸座通过螺纹孔连接

在基座上。如图７ａ所示为单桨叶受载的 Ｐ、Ｔ、Ｒ、Ｍ
等载荷作用在基座上的位置，即螺钉孔部分。５组
载荷分布呈五角星形对称分布，通过计算，各螺钉孔

的加载力大小为 Ｒ＝４０ｋＮ，方向向上，Ｔ＝３０ｋＮ，方
向向上，Ｍ＝１０ｋＮ，左侧向下，右侧向上，Ｐ＝１０ｋＮ
方向向上。图７ｂ为大圆盘基座有限元计算加载受
力变形图，加载后外边最大位移小于 ０８ｍｍ。安全
系数为３２，符合设计要求。

图 ７　大质量圆盘基座有限元分析结果

Ｆｉｇ．７　Ｆｉｎｉｔｅｅｌｅｍｅｎｔａｎａｌｙｓｉｓｒｅｓｕｌｔｏｆｄｉｓｃｂａｓｅ
（ａ）基座模型　（ｂ）基座有限元分析

　
（４）模拟桨叶加载架模态分析
表 ４给出了模拟桨叶架有限元模态计算结果，

从表中可以看出，在５个基本振型中，最小固有频率
为１５４７９Ｈｚ，大于最高的加载频率 １００Ｈｚ，避免了
系统共振的发生。

２２　阀控液压缸力加载控制系统
整个加载系统包括推力 Ｐ、旋转阻力 Ｔ、离心力

Ｒ和转叶扭矩 Ｍ，４个通道的电液伺服加载系统。
以推力 Ｐ加载为例，图 ８为阀控液压缸加载驱动力
控制系统示意图，系统由液压缸、伺服阀、放大器及

压力传感器等元件组成。
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表 ４　模拟桨叶加载架模态分析结果

Ｔａｂ．４　Ｍｏｄａｌａｎａｌｙｓｉｓｒｅｓｕｌｔｓｏｆｉｍｉｔａｔｉｎｇ

ｐａｄｄｌｅｌｏａｄｉｎｇｆｒａｍｅ

模态编号 频率／Ｈｚ 周期／ｓ

１ １５４７９ ０００６４６０４

２ ２０００９ ０００４９９７８

３ ２０６９３ ０００４８３２５

４ ２３９５９ ０００４１７３９

５ ２５６２６ ０００３９０２２

图 ８　阀控液压缸加载驱动力控制系统

Ｆｉｇ．８　Ｖａｌｖｅｃｏｎｔｒｏｌｌｅｄｈｙｄｒａｕｌｉｃｃｙｌｉｎｄｅｒｌｏａｄｉｎｇ

ｆｏｒｃｅｃｏｎｔｒｏｌｓｙｓｔｅｍ
　

图 ９　推力 Ｐ加载力控制系统 ＡＭＥＳｉｍ仿真图

Ｆｉｇ．９　ＡＭＥＳｉｍｓｉｍｕｌａｔｉｏｎｓｃｈｅｍａｔｉｃｏｆｐｕｓｈｆｏｒｃｅ

ｌｏａｄｉｎｇｃｏｎｔｒｏｌｓｙｓｔｅｍ
（ａ）加载系统 ＡＭＥＳｉｍ仿真原理图　（ｂ）仿真伯德图

　　图９为推力 Ｐ加载力控制系统使用 ＡＭＥＳｉｍ软
件进行建模仿真的原理图和驱动力闭环控制系统伯

德图。泵排量 ９０ｍＬ／ｒ，电动机转速 １５００ｒ／ｍｉｎ，系
统压力２８ＭＰａ，液压缸活塞直径８０ｍｍ，活塞杆直径
４５ｍｍ，输入力控制信号为正弦信号。由仿真可知，

随着增益 Ｋ增大，系统带宽不断增加。系统谐振频
率 ωｒ约 ４３７Ｈｚ，在 －３ｄＢ带宽 ωｂ约 ６５７Ｈｚ，在
－９０相位滞后的频率响应为４２４Ｈｚ，－１８０相位滞后
的频率响应为６９２Ｈｚ，系统具较好的动态响应，满
足试验要求。

图９ｂ中 ωｍ、ω０分别为负载弹簧与质量构成的
固有频率和液压弹簧、负载弹簧与质量构成的固有

频率，负载弹簧刚度远大于液压弹簧刚度，系统稳定

性较好。

该加载系统推力 Ｐ加载频宽设计要求为１６Ｈｚ，
故在满足系统频带要求条件下，可适当降低系统增

益 Ｋ以提高系统稳定性。
２３　电控和检测系统

ＣＰＰ电液伺服加载装置电控和检测系统的组成
如图１０所示，由操纵台、加载中心控制箱、ＡＲＭ控
制器、电动机启动器、伺服阀组、各种传感器、ＮＩ数
据采集系统和应变数据采集系统组成。包含 Ｓ７
３００ＰＬＣ的加载中心控制箱和 ＡＲＭ高频加载控制器
是整个电控系统的核心单元。该加载系统有３种工
作模式：手动加载、自动加载和高频脉动载荷加载。

其中手动加载和自动加载由 ＰＬＣ负责完成，高频脉
动载荷加载由 ＡＲＭ控制器完成。３种加载功能之
间的转换通过操纵台上的模式选择旋钮完成。操纵

台是实现加载系统人机交互的界面，它完成加载控

制、数据采集和处理、计算机上图形实时显示和保存

等，还可以对设备工作状态进行指示灯显示与报警。

ＮＩ数据采集系统主要采集位移、压力、温度等信号，
进行处理后实时图像显示并保存。应变数据采集系

统用于对螺栓上应变片的测量和数据采集，并在计

算机上实时显示并保存。

３　ＣＰＰ桨毂机构加载试验台试验

ＣＰＰ桨毂机构电液伺服加载试验台是在陆地条
件下模拟桨毂调距机构在实船海况下所受各种载

荷，主要针对桨毂机构、液压和电控系统进行模拟试

验研究，其中桨毂机构是舰船动力系统承受载荷的

关键部件
［１１］
。

３１　载荷模拟试验
图１１～１３分别为静态加载、动态加载和交变载

荷加载试验曲线，图中虚线为加载目标值，实线为实

际载荷测量值。

静态（稳距）加载试验：见图１１，保持螺距不变，
分别实施推力 Ｐ、转叶扭矩 Ｍ、旋转阻力 Ｔ、离力 Ｒ
加载，静态加载精度均小于１％。

动态（调距）加载试验：ＣＰＰ调距液压缸活塞在
调距运动过程中，各个力按载荷谱设定值进行跟踪
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图 １０　电液伺服加载装置电控和检测系统原理图

Ｆｉｇ．１０　Ｅｌｅｃｔｒｉｃｃｏｎｔｒｏｌａｎｄｄｅｔｅｃｔｉｏｎｓｙｓｔｅｍｓｃｈｅｍａｔｉｃｓｏｆｅｌｅｃｔｒｏｈｙｄｒａｕｌｉｃｓｅｒｖｏｌｏａｄｉｎｇ
　

图 １１　ＣＰＰ静态加载压力试验曲线

Ｆｉｇ．１１　ＴｅｓｔｉｎｇｃｕｒｖｅｏｆＣＰＰｓｔａｔｉｃｌｏａｄｉｎｇｐｒｅｓｓｕｒｅ
　

图 １２　ＣＰＰ动态加载试验曲线

Ｆｉｇ．１２　ＴｅｓｔｉｎｇｃｕｒｖｅｏｆＣＰＰｄｙｎａｍｉｃｌｏａｄｉｎｇ
　
加载，见图１２，各加载控制精度均小于５％。

交变载荷加载试验：调距液压缸活塞静止时，按

给定的幅值和频率进行单向交变加载。图 １３所示
为０５ｓ的加载波形图，其中推力 Ｐ和旋转阻力 Ｔ
的加载频率均大于１６Ｈｚ，转叶扭矩 Ｍ的加载，在提
高控制增益后，其加载频率不低于 ５０Ｈｚ，满足试验
要求。

３２　桨毂叶根螺栓加载试验
以叶根螺栓联接静态加载试验为例。桨叶在水

中旋转时受到外载荷力和力矩作用，通过叶根法兰

传递到桨毂机构，叶根法兰与桨毂机构的曲柄盘采

用高强度螺栓联接。通过对叶根螺栓组中单个螺栓

图 １３　交变载荷加载试验曲线

Ｆｉｇ．１３　Ｔｅｓｔｉｎｇｃｕｒｖｅｏｆａｌｔｅｒｎａｔｉｎｇｌｏａｄ
　
的试验数据分析，确定螺栓所受轴向拉应变和工作

载荷关系，进一步验证在一定预紧力作用下工作载

荷、螺栓连接相对刚度和螺栓受拉应力 应变之间的

关系。

图１４中 Ｆ０为预紧力，Ｆ为轴向工作载荷，Ｆ１为
在工作载荷下施加到螺栓上的载荷，ＦＬ为螺栓所受
总载荷。Ｃ１为螺栓刚度，Ｃ２为联接件总刚度，
Ｃ１／（Ｃ１＋Ｃ２）为螺栓相对刚度，λ１为螺栓在一定预
紧力条件下的变形量，λ２为联接件在一定预紧力条
件总变形量，Δλ为在工作载荷下的螺栓和联接件
变形的变化量。在一定预紧力作用下，工作载荷 Ｆ
与螺栓所受拉应变力 Ｆ１的关系

［１２］
为

Ｆ１＝Ｃ１／（Ｃ１＋Ｃ２）Ｆ （６）

其中 Ｆ１＝ＥεＡ／（１－μ
２
）

式中　Ｅ———螺栓弹性模量
μ———泊松比　　Ａ———螺栓杆截面积

ε———螺栓应变［１３］

图１５所示为离心力工作载荷 Ｆ在 ０
!

１４０ｋＮ
范围变化时单个螺栓应变曲线。图中显示螺栓组中
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图 １４　螺栓与被联接件受力变形关系

Ｆｉｇ．１４　Ｒｅｌａｔｉｏｎｏｆｆｏｒｃｅａｎｄｄｅｆｏｒｍａｔｉｏｎｏｆｂｏｌｔｓ

ａｎｄｃｏｎｎｅｃｔｅｄｃｏｍｐｏｎｅｎｔｓ
　
的单个螺栓在有预紧力和无预紧力两种状况下，离

心力工作载荷与螺栓变形关系，试验表明，在一定预

紧力条件下，螺栓变形量与螺栓联接的相对刚度有

关，螺栓相对刚度越低，其在受相同工作载荷作用的

应变越小，降低螺栓刚度或提高螺栓被联接件刚度

可降低在外工作载荷作用下螺栓应变的变化量。

图 １５　外载荷 螺栓应力应变关系曲线

Ｆｉｇ．１５　Ｒｅｌａｔｉｏｎｏｆｓｔｒｅｓｓａｎｄｓｔｒａｉｎｏｆｅｘｔｅｒｎａｌｌｏａｄａｎｄｂｏｌｔｓ
　

３３　ＣＰＰ液压驱动系统刚度试验
３３１　ＣＰＰ液压驱动系统闭环静态刚度试验

以 ＣＰＰ液压驱动系统闭环刚度试验为例。通
过转叶扭矩 Ｍ加载液压缸对调距液压缸活塞施加
力，在调距液压系统闭环控制状态下研究外载荷力

与调距液压缸活塞位移关系。

ＣＰＰ外载荷力 Ｆ和调距活塞位移 Ｙ的闭环传
递函数为

［１４］

Ｆ
Ｙ
＝－
ＫｖＡ

２
Ｐ

Ｋｃｅ
ｓ２

ω２ｎｃ
＋
２ζｎｃ
ωｎｃ
ｓ( )＋１ （７）

式中　ＡＰ———活塞杆有效面积
Ｋｖ———系统开环总增益
Ｋｃｅ———系统总流量压力系数

ＣＰＰ液压控制系统为电液闭环位置伺服系统，
通过施加转叶扭矩加载，测得液压系统闭环静／动态
刚度。

表５为调距系统静态刚度试验数据，液压油内
含有气体，故理论和实测值有一定偏差。

３３２　ＣＰＰ液压驱动系统闭环动态刚度试验
图１６所示为模拟调距桨在最大正车和最大倒

车处时，调距液压缸所受单向交变载荷受力示意图。

图１７为调距桨阀控液压缸闭环动态刚度特性

表 ５　ＣＰＰ系统闭环静态刚度试验结果

Ｔａｂ．５　Ｔｅｓｔｒｅｓｕｌｔｓｏｆｃｌｏｓｅｄｌｏｏｐｓｔａｔｉｃｓｔｉｆｆｎｅｓｓ

ｏｆＣＰＰｓｙｓｔｅｍ ｍｍ

Ｍ／ｋＮ·ｍ －４７ －３０ －１０ ０ １０ ３０ ４７

理论位移 ０２７０ ０１７２ ００５７ ０ ００７６０２２７０３５６

实测位移 －０３４０ －０３００ －０１６０ ０ ０１７００３３００４１０

图 １６　调距液压缸受力示意图

Ｆｉｇ．１６　Ｆｏｒｃｅｓｃｈｅｍａｔｉｃｏｆｈｙｄｒａｕｌｉｃｃｙｌｉｎｄｅｒｗｉｔｈ

ｖａｒｉａｂｌｅｓｔｒｏｋｅ
（ａ）最大正车　（ｂ）最大倒车

　
试验曲线图。试验中，闭环系统在低频时的闭环动

态刚度较理论值偏小，主要是由于调距桨液压模拟

管道较长、调距比例阀频响较低和油液中含有气体

等原因。并且，调距液压缸为不对称液压缸，调距活

塞在不同位置以及沿活塞杆伸出和收缩方向的液压

刚度均不相同，故调距桨在最大正车和最大倒车时

其闭环系统动态刚度也不同。

图 １７　ＣＰＰ系统闭环动刚度试验曲线

Ｆｉｇ．１７　Ｔｅｓｔｃｕｒｖｅｏｆｃｌｏｓｅｄｌｏｏｐｄｙｎａｍｉｃ

ｓｔｉｆｆｎｅｓｓｏｆＣＰＰｓｙｓｔｅｍ
　
３４　ＣＰＰ高精度螺距控制试验

在 ＣＰＰ控制系统中，由于桨叶转动惯量大，电
液比例阀到调距液压缸的传输油管长以及调距液压

缸负载压力变化等因素，直接影响到螺距控制系统

的性能和精度。此外，螺距的微小变动也会引起主

机功率产生很大变化，这些都局限了新型控制器在

实船的应用。ＣＰＰ加载试验台为新控制器在实船上
的应用提供了可靠的验证手段。

以压力和温度信号补偿螺距反馈误差试验为
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例。在 ＣＰＰ控制系统中，螺距位置通过连接调距液
压缸活塞的长油管路获得。油管内液压油压力和温

度的变化引起油管轴向和径向变化，其中轴向变形

引起的螺距误差为

　ΔＬ＝
２ｖｓｔＬ

Ｅｓｔ（ｄ
２
ｉ－ｄ

２
ｏ）
（ｄ２ｉＰＰｉ－ｄ

２
ｏＰＰｏ）＋ＬγｓｔΔＴｏｉｌ （８）

式中　Ｌ———油管长度
Ｅｓｔ———钢的弹性模量
ｖｓｔ———伸缩系数
ｄｏ———反馈管外径
ｄｉ———反馈管内径
γｓｔ———钢的热膨胀系数
ΔＴｏｉｌ———油温变化量
ＰＰｉ———内油管的平均压力

ＰＰｏ———外油管的平均压力
［１５］

式（８）可简写为
ΔＬ＝ｃ１ＰＰｉ－ｃ２ＰＰｏ＋ｃ３ΔＴｏｉｌ （９）

式中　ｃ１、ｃ２———压力变形系数
ｃ３———温度变形系数

外加转叶扭矩 Ｍ载荷力，引起油管压力变化，

压力信号输入控制器中作为补偿信号，理论计算出

随油管压力变化的补偿误差，控制调距液压缸活塞

跟随补偿误差运动，从而在加载试验台上间接验证

补偿的控制效果。忽略温度影响，长 ７０ｍ的油管，
压力变化５ＭＰａ，变形误差约１ｍｍ，相对于螺距角误
差０３３°。

４　结束语

ＣＰＰ桨毂机构电液伺服加载试验台已通过验
收，并投入使用，各项性能指标均达到设计要求，完

成了桨毂机构在实验室条件下受水下真实载荷的复

现。本文研制的加载装置结构紧凑、功能强大、稳定

性高、操纵方便，能对桨毂机构进行静态、动态以及

交变载荷加载，满足新型 ＣＰＰ装置研制的各项试验
功能需求。本文对加载系统的结构进行了创新设

计，对关键结构件进行了有限元仿真分析，对加载阀

控缸力控制系统进行了 ＡＭＥＳｉｍ仿真，并对加载系
统的电控和检测部分的结构和功能做了描述，通过

几项加载载荷试验，进一步说明该加载试验台架所

具有的试验功能。
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