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摘要：２Ｄ高频转阀是利用阀芯双自由度运动而设计的一种转阀，阀芯高速旋转时，阀口油液流速的变化对阀芯会

产生周期性的液动力矩，干扰阀芯的正常驱动，甚至影响 ２Ｄ高频转阀的正常工作。对不同结构阀芯的 ２Ｄ高频转

阀阀腔流场进行了数值计算，研究阀芯结构变化对阀芯沟槽流体近壁平均压力、近壁平均流速和阀芯液动力矩的

影响，研究结果表明３号和４号阀芯单元结构布局合理，且阀芯沟槽底面高度 ｈ越大，液动力矩变化越平稳，阀口流

量越大。
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　　引言

油液流经液压阀口时，因油液速度和方向发生

变化，对阀芯产生液动力作用，其中液动力分为稳态

液动力和瞬态液动力，稳态液动力影响阀的操控性、

阀芯动作灵敏度，瞬态液动力则在一定条件下导致

阀工作不稳定，影响阀的控制精度
［１］
。

流体数值计算技术可以有效揭示阀腔流场流体

动力学特性，有利于阀的结构设计及性能优化，文

献［２－８］给出了流体数值计算的一些研究方法与
研究成果。

２Ｄ高频转阀（简称 ２Ｄ阀）［９－１０］不同于一般滑
阀或转阀，阀芯旋转运动时，阀口高速“开关”切换，

阀口流场变化剧烈，阀芯会受到切向液动力产生的

液动力矩作用，干扰阀芯正常旋转运动，影响 ２Ｄ阀
工作的稳定性。采用解析方法推导阀芯液动力矩较

困难，本文采用数值计算方法
［１１］
，研究不同阀芯结

构的２Ｄ阀工作过程中阀口流场变化情况，求解阀
腔内流体运动参数的数值解，研究阀芯几何参数变

化对液动力矩的影响，为优化阀芯结构、提高 ２Ｄ阀
的工作性能奠定基础。

１　２Ｄ阀结构简化

三位四通２Ｄ阀［１２］
由两个可变阻力半桥组成，

可变阻力半桥 Ａ由台肩Ⅰ和Ⅱ处阀口组成，可变阻
力半桥 Ｂ由台肩Ⅲ和Ⅳ处阀口组成（图１）。当台肩

图 １　２Ｄ阀控液压缸原理图

Ｆｉｇ．１　Ｓｃｈｅｍａｔｉｃｏｆ２Ｄｖａｌｖｅｃｏｎｔｒｏｌｌｅｄｃｙｌｉｎｄｅｒ
（ａ）Ⅰ、Ⅲ阀口联通　（ｂ）Ⅱ、Ⅳ阀口联通

　
Ⅰ、Ⅲ处阀口开启时（图 １ａ），油液经台肩Ⅰ处阀口
排出系统，油源油液经台肩Ⅲ处阀口流入系统；当台
肩Ⅱ、Ⅳ处阀口开启时（图 １ｂ），油源油液经台肩Ⅱ
处阀口流入系统，系统油液经台肩Ⅳ处阀口排出系



统。阀芯４个台肩沟槽的结构尺寸相同，台肩Ⅰ、Ⅲ
处沟槽和台肩Ⅱ、Ⅳ处沟槽均匀错开一定角度，以确
保两个可变阻力半桥只有一个阀口工作，所以 ２Ｄ
阀阀芯液动力矩可以等价于两个 ２Ｄ阀等价单元
（图２）阀芯所受液动力矩之和，其中阻力半桥 Ａ阀
芯液动力矩等价于油液从Ｐ２向Ｐ１流动时阀芯受到
的液动力矩，阻力半桥 Ｂ阀芯液动力矩等价于油液
从 Ｐ１向 Ｐ２流动时阀芯受到的液动力矩。

图 ２　２Ｄ阀等价单元

Ｆｉｇ．２　Ｅｑｕｉｖａｌｅｎｔｕｎｉｔｏｆ２Ｄｖａｌｖｅ
　
为了更好分析沟槽几何尺寸变化对阀芯液动力

矩的影响，采用图 ３所示阀芯单元进行流场分析，
图４给出了相应等价单元的阀口局部剖视图，图 ５
给出切向液动力作用的阀芯沟槽壁面，其中 １号和
３号阀芯的受力壁面相同（图 ５ａ），２号和 ４号阀芯
的受力壁面相同（图 ５ｂ），且 ２号、４号阀芯沟槽受
力壁面是１号、３号阀芯沟槽受力壁面的２倍。

图 ３　阀芯单元示意图

Ｆｉｇ．３　Ｓｃｈｅｍａｔｉｃｄｉａｇｒａｍｏｆｓｔｒｕｃｔｕｒａｌｓｐｏｏｌｓ
　

图 ４　阀口局部剖视图

Ｆｉｇ．４　Ｐａｒｔｉａｌｓｅｃｔｉｏｎａｌｖｉｅｗｏｆｖａｌｖｅｐｏｒｔ
　

２　数学模型

２１　阀芯数学模型
图６给出了 ２Ｄ阀阀口局部示意图，阀芯台肩

沟槽圆心角为
［１３］

θ０＝
π
２Ｚ

（１）

式中　Ｚ———阀芯沟槽数

图 ５　液动力作用沟槽壁面示意图

Ｆｉｇ．５　Ｎｏｔｃｈｗａｌｌｓｏｆｆｌｏｗｆｏｒｃｅａｃｔｉｏｎ
台肩相邻沟槽圆心角为 ４θ０，阀芯以角速度 ω

匀速逆时针旋转，阀芯台肩沟槽与阀套窗口重叠形

成矩形阀口，阀口周向开度 ｙｖ对应的圆心角 γ定义
为阀芯转角。阀芯旋转运动时，阀口面积 Ａｖ与 γ关
系无量纲图如图 ７所示，即阀芯角相位 γ／θ０#（０，１）
时，阀口逐渐开大，在 γ／θ０＝１时，阀口开度最大，随
后 γ／θ０#（１，２）时，阀口逐渐关小，γ／θ０#（２，４）时，
阀口关闭。

图 ６　阀口示意图

Ｆｉｇ．６　Ｄｉａｇｒａｍｏｆｖａｌｖｅｐｏｒｔｓ

图 ７　阀口面积曲线

Ｆｉｇ．７　Ｃｕｒｖｅｏｆｖａｌｖｅｐｏｒｔｓａｒｅａ
　

阀芯沟槽与阀套窗口形成的阀口面积为

Ａｖ＝Ｚｘｖｙｖ （２）
式中　ｘｖ———阀口在阀芯轴向开度，ｍ

ｙｖ———阀口周向开度，即阀口面积梯度

ｙｖ＝

Ｒγ （γ／θ０∈［０，１））

Ｒ（２θ０－γ） （γ／θ０∈［１，２））

０ （γ／θ０∈［２，４
{

］）

（３）

式中　Ｒ———阀芯台肩半径，ｍ
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２２　沟槽径向截面积数学模型
图３所示 ４种阀芯单元可以归纳为 ２种类型，

即Ⅰ型阀芯是在台肩处开有矩形沟槽（图 ３中 １号
和２号），Ⅱ型阀芯是Ⅰ型阀芯沟槽的底部铣出环
形沟槽形成的（图３中３号和 ４号），这 ２种类型阀
芯沟槽径向截面积分别为

ＡＮ１＝－２ＺＲｈ (ｓｉｎ π
４ )Ｚ ＋π

４
Ｒ２＋１

２
ＺＲ２ (ｓｉｎ π

２ )Ｚ
（４）

ＡＮ２＝πｈ
２－２ＺＲｈ (ｓｉｎ π

４ )Ｚ ＋

πＲ２ｓｉｎ (２ π
４ )Ｚ ＋ＺＲ２ (ｓｉｎ π

２ )Ｚ －πＲ２０ （５）

式中　Ｒ０———阀芯半径，ｍ
ｈ———矩形沟槽底面高度，ｍ

阀芯沟槽数 Ｚ选定时，阀芯台肩沟槽底面高度
ｈ对沟槽径向截面积 ＡＮ的影响如图 ８所示，可知 ｈ
值越大，ＡＮ１越小，ＡＮ２越大；Ｚ值的变化对 ＡＮ１影响较
小；Ｚ值取４时，ＡＮ２较大。

图 ８　ＡＮ －ｈ关系曲线

Ｆｉｇ．８　ＣｕｒｖｅｓｂｅｔｗｅｅｎＡＮ ａｎｄｈ
　
文中１号和 ３号阀芯单元的 ｈ值取 ６５ｍｍ，

２号和４号阀芯单元的 ｈ值取 ５５ｍｍ，图 ９描述了
阀芯沟槽数 Ｚ取４时，ＡＮ和 Ａｖ随阀芯转角 γ变化的
关系，可见沟槽径向截面积 ＡＮ是不随 γ变化的，而
阀口面积 Ａｖ随着 γ呈现近似三角波规律变化。由
图９知，对于 １号阀芯，当 γ／θ０∈（０３６，１６４）时，
ＡＮ１＜Ａｖ，当 γ／θ０∈（０，０３６）∪（１６４，２）时，ＡＮ１＞
Ａｖ；对于２号阀芯，当 γ／θ０∈（０７３，１２７）时，ＡＮ１＜
Ａｖ，当 γ／θ０∈（０，０７３）∪（１２７，２）时，ＡＮ１＞Ａｖ。当
ＡＮ１＜Ａｖ时，沟槽对油液有节流现象，当 ＡＮ１＞Ａｖ时，
油液的节流现象主要出现在阀口处。对于 ３号和 ４
号阀芯，在阀芯转角整个范围内，存在 ＡＮ２＞Ａｖ，说明
油液的节流现象主要出现在阀口处。

２３　液动力矩数学模型
由于阀芯沟槽几何尺寸相同且均匀布置，则壁

面 Ｗ４１、Ｗ４２、Ｗ４３和 Ｗ４４的近壁流场相同，壁面 Ｗ５１、
Ｗ５２、Ｗ５３和 Ｗ５４的近壁流场相同，所以阀芯单元液动
力矩的研究可以简化成对某一阀口的研究。阀口在

图 ９　ＡＮ，Ａｖ－γ关系曲线

Ｆｉｇ．９　ＣｕｒｖｅｓｂｅｔｗｅｅｎＡＮ，Ａｖａｎｄγ
　
开大或关小过程中（图１０），近阀口壁面近壁平均流
速较快，由伯努利方程知，该壁面近壁平均压力较

小，则沟槽内油液对阀芯产生的液动力 Ｆｔ和液动力
矩 Ｍｔ分别为

图 １０　液动力示意图

Ｆｉｇ．１０　ＰｒｉｎｃｉｐｌｅｏｆｆｌｏｗｆｏｒｃｅＦｔｇｅｎｅｒａｔｉｏｎ

（ａ）阀口开启　（ｂ）阀口关小

Ｆｔ＝Ｚ（ｐ４１Ａ４１－ｐ５１Ａ５１） （６）

Ｍｔ＝Ｆ (ｔ ｈ＋ｈ０ )２
（７）

式中　ｐ４１———壁面 Ｗ４１近壁平均压力，Ｐａ

Ａ４１———壁面 Ｗ４１面积，ｍ
２

ｐ５１———壁面 Ｗ５１近壁平均压力，Ｐａ

Ａ５１———壁面 Ｗ５１面积，ｍ
２

ｈ０———沟槽圆心角对应弦的高度

ｈ０＝Ｒ (ｃｏｓ
θ０ )２ （８）
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采用计算流体力学软件对阀腔流体进行数值计

算，求出阀芯沟槽各个壁面的近壁平均压力，再由

式（７）可以求出 Ｍｔ。

３　数值计算结果分析

利用 ＦＬＵＥＮＴ软件［１４］
对２Ｄ阀等价单元阀腔流

体进行流场数值计算，采用定压差工况，即高压油口

压力设定为２１ＭＰａ，低压油口压力设定为 ０５ＭＰａ，
当油口 Ｐ１是高压口、Ｐ２是低压口时，油液在阀腔内
的流动方向定义为 Ｐ１→Ｐ２，当油口 Ｐ１是低压口、Ｐ２
是高压口时，油液在阀腔内的流动方向定义为 Ｐ２→
Ｐ１，阀芯等价单元其他几何参数如表１。

表 １　阀芯等价单元几何参数

Ｔａｂ．１　Ｇｅｏｍｅｔｒｉｃｐａｒａｍｅｔｅｒｓｏｆｓｐｏｏｌｅｑｕｉｖａｌｅｎｔｕｎｉｔ

　　　　参数 数值

阀芯直径／ｍｍ １６

阀芯转速 ω／（ｒ·ｓ－１） １００
沟槽数 Ｚ ４
沟槽轴向长度 ｘｖｍａｘ／ｍｍ ４
１号阀芯沟槽底面高 ｈ１／ｍｍ １３
２号阀芯沟槽底面高 ｈ２／ｍｍ １０
３号阀芯环形沟槽直径／ｍｍ １３３７
４号阀芯环形沟槽直径／ｍｍ １０４８

　　图 １１和图 １２分别描述了油液在阀腔内 Ｐ１→
Ｐ２和 Ｐ２→Ｐ１时２Ｄ阀等价单元中阀芯受到的 Ｍｔ与
γ的关系，其中 Ｍｔ正值表示与阀芯驱动力矩方向相
同，Ｍｔ负值表示与阀芯驱动力矩方向相反。

图 １１　油液从 Ｐ１流向 Ｐ２时 Ｍｔ－γ／θ０关系图

Ｆｉｇ．１１　ＣｕｒｖｅｓｂｅｔｗｅｅｎＭｔａｎｄγ／θ０
　

图 １２　油液从 Ｐ２流向 Ｐ１时 Ｍｔ－γ／θ０关系图

Ｆｉｇ．１２　ＣｕｒｖｅｓｂｅｔｗｅｅｎＭｔａｎｄγ／θ０
　
３１　油液 Ｐ１→Ｐ２流动 Ｍｔ－γ／θ０关系分析

图１１中１号阀芯单元的 Ｍｔ先反向快速增加，

然后缓慢减小，过零点后再正向缓慢增加，最后快速

减小至零。阀芯沟槽出现节流现象时，Ｍｔ出现拐
点，因为沟槽节流时沟槽内压力较高且相对稳定

（图１３ａ中１号阀芯），Ｍｔ变化率较小。２号阀芯单
元减小 ｈ，沟槽径向流通截面有所增加，但是 Ｍｔ的拐
点出现在 γ／θ０＝０５和 γ／θ０＝１５附近，而不是沟
槽节流发生时的阀芯角相位，这是因为沟槽壁面

Ｗ４１和 Ｗ５１的近壁压力最大差值发生在 γ／θ０＝０５和
γ／θ０＝１５附近，而不是在沟槽节流点附近（图 １３ａ
中２号阀芯）。图１４ａ表明 １号和 ２号阀芯单元以
沟槽节流为主时，壁面近壁平均流速波动较小，

图１４ｂ表明３号和４号阀芯单元主要受阀口节流影
响。

图 １３　ｐ－γ／θ０关系图

Ｆｉｇ．１３　Ｃｕｒｖｅｓｂｅｔｗｅｅｎｐａｎｄγ／θ０
（ａ）１号、２号阀芯单元　（ｂ）３号、４号阀芯单元

　
图１１中３号阀芯单元的 Ｍｔ先反向快速增加，

是因为沟槽壁面 Ｗ４１近壁压力 ｐ４１快速下降所致

（图１３ｂ），随着阀口开度变大，ｐ４１快速回升，Ｍｔ逐渐
减小，在 γ／θ０＝０４５时，从矩形沟槽流入环形沟槽
的油液在 Ｗ５１侧环形沟槽处出现节流现象，矩形沟
槽压力快速升高，Ｗ４１和 Ｗ５１近壁压力差值逐渐缩
小，Ｍｔ在零附近波动；在 γ／θ０＝１附近，阀口开度最
大，大部分油液从矩形沟槽 Ｗ５１壁面附近沿轴向直
接进入阀腔，导致 Ｗ５１近壁压力迅速下降，Ｍｔ快速上
升；在 γ／θ０＝１３附近，阀口继续关小，矩形沟槽油
液从流入 Ｗ５１侧环形沟槽转换为流入 Ｗ４１侧环形沟
槽，尽管阀口继续关小，但是液流方向的转换导致

Ｗ４１近壁压力微幅下降，这使得 Ｍｔ在这个过程中异
常增大；随后，Ｗ４１近壁压力迅速下降，Ｍｔ也随之下
降；在 γ／θ０＝１６时，阀口节流作用突显，沟槽内压
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图 １４　ｖ－γ／θ０关系图

Ｆｉｇ．１４　Ｃｕｒｖｅｓｂｅｔｗｅｅｎｖａｎｄγ／θ０
（ａ）１号、２号阀芯单元　（ｂ）３号、４号阀芯单元

　
力逐渐下降，Ｍｔ值逐渐减小至零附近。４号阀芯单
元的 ｈ较小，其环形沟槽径向截面尺寸变小，环形沟
槽节流现象严重，沟槽受力壁面近壁压力差值变化

较大（图１３ｂ中４号），致使 Ｍｔ局部变化更大。
图１３中虚线部分表明，在阀口关闭前，各个阀

　　

芯沟槽近壁平均压力都出现了负值，这说明阀口在

关闭过程中阀芯沟槽中存在气穴现象
［１５－１６］

。

３２　油液 Ｐ２→Ｐ１流动 Ｍｔ－γ／θ０关系分析
图１２中１号和２号阀芯单元的 Ｍｔ变化分为阀

口节流和沟槽节流两种情况，阀口节流时，沟槽压力

下降，由于 Ｗ４１近壁平均压力降幅较大（图 １５ａ）、平
均流速升幅较大（图１６ａ），Ｍｔ反向增加；当沟槽径向
截面节流为主时，沟槽内的流速较平稳、压力降幅变

缓，Ｍｔ逐渐减小；阀口完全开启时（γ／θ０＝１），Ｍｔ降
至零附近。阀口关小时，近阀口壁面 Ｗ５１近壁平均
流速较大、平均压力增幅较小，Ｍｔ正向增大；阀口节
流时，沟槽内压力快速上升，Ｗ４１和 Ｗ５１的近壁压力
差值缩小，Ｍｔ正向减小，直至阀口关闭时，Ｍｔ降至
零。ｈ越小，沟槽节流效果不明显，沟槽近壁平均流
速（图１６ａ）与平均压力降幅都较小（图１５ａ），对 Ｗ４１
和 Ｗ５１的近壁压力差值变化影响较小。

图１２中３号和４号阀芯单元在阀口开启初期，
以阀口节流为主，壁面 Ｗ４１近壁平均流速升幅
（图１６ｂ）与平均压力降幅（图 １５ｂ）都较大，Ｍｔ反向
快速增加，在 γ／θ０＝０５附近，Ｍｔ出现反向极大值；
随着阀口开大，阀口节流效果减弱，沟槽内压力快速

下降，Ｗ５１近壁平均流速增幅（图１６ｂ）与平均压力降
幅都快速增大（图１５ｂ），Ｍｔ逐渐减小，阀口开度最大时
　　

图 １５　ｐ－γ／θ０关系图

Ｆｉｇ．１５　Ｃｕｒｖｅｓｂｅｔｗｅｅｎｐａｎｄγ／θ０
（ａ）１号、２号阀芯单元　（ｂ）３号、４号阀芯单元

　

图 １６　ｖ－γ／θ０关系图

Ｆｉｇ．１６　Ｃｕｒｖｅｓｂｅｔｗｅｅｎｖａｎｄγ／θ０
（ａ）１号、２号阀芯单元　（ｂ）３号、４号阀芯单元

　

４２３ 农　业　机　械　学　报　　　　　　　　　　　　　　　　　２０１４年



（γ／θ０＝１），Ｍｔ接近于零；随着阀口关小，阀口节流
效果逐渐显现，沟槽压力逐渐变大，近阀口壁面 Ｗ５１
近壁平均流速较大、平均压力升幅较小，Ｍｔ正向逐
渐增加，在 γ／θ０＝１５附近，Ｍｔ出现正向极大值；随
后阀口节流比较明显，阀芯沟槽压力快速上升，Ｗ４１
与 Ｗ５１近壁压力差值快速缩小，Ｍｔ快速回落至零。ｈ
越小，沟槽压力降幅越小，沟槽受力壁面近壁平均压

力差值越小。

图１７描述了４种２Ｄ阀等价单元阀口的体积流
量随阀芯角相位的变化曲线图，可见 １号和 ２号阀
芯单元因沟槽径向截面节流而导致流量出现饱和现

象，而３号和４号阀芯单元尽管环形沟槽轴向截面
存在节流情况，但阀口流量并未受到较大影响。选

择３号和４号阀芯单元，可以有效提高阀口流量，这
对提高２Ｄ高频转阀控制液压缸疲劳试验系统的试
验效率是非常重要的。

图 １７　２Ｄ阀等价单元阀口流量曲线

Ｆｉｇ．１７　Ｆｌｏｗｒａｔｅｃｕｒｖｅｓｏｆｅｑｕｉｖａｌｅｎｔｕｎｉｔｏｆ２Ｄｖａｌｖｅ
（ａ）Ｐ１是高压油口　（ｂ）Ｐ１是低压油口

　

４　结论

对４种 ２Ｄ阀等价单元阀腔流场进行了数值计
算，研究了阀芯沟槽近壁平均压力、平均流速及阀芯

受到液动力矩的变化情况，研究结果表明：

（１）当 ＡＮ ＝Ａｖ对应阀芯转角 γ／θ０＜０５时，ｈ
的变化对阀芯液动力矩 Ｍｔ波形及幅值有影响，如
图１１中１号阀芯单元；当ＡＮ＝Ａｖ对应阀芯转角 γ／θ０＞
０５时，ｈ变化对 Ｍｔ没有影响，如图 １１中 ２号阀芯
单元。

（２）阀腔油液从 Ｐ１流向 Ｐ２时，１号和２号阀芯
单元阀口关闭时沟槽内局部低压诱发气穴现象较严

重，而３号和４号阀芯单元沟槽气穴现象较轻。

（３）改变阀腔内油液的流动方向，３号阀芯单元
液动力矩变化较平稳，如图１１和图１２，利于２Ｄ阀持
续稳定工作，１号和２号阀芯单元液动力矩变化差异
较大。

（４）相同工况，３号阀芯单元阀口流量幅值最
大，这对 ２Ｄ阀在高频疲劳试验中的应用非常重
要
［１７］
。

综上所述，３号和 ４号阀芯单元结构形式较合
理，在阀芯台肩结构强度许可的前提下适当增大 ｈ，
能够有效降低阀芯 Ｍｔ，这对减小阀芯驱动力矩、保持
阀芯匀速旋转、确保２Ｄ高频转阀正常工作是非常必
要的。
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