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高速绞车液压控制系统的建模与仿真
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摘 要:建立阀控马达驱动高速绞车液压控制系统数学模型，运用 Simulink 对其动态性能进行仿真分
析，包括给定负载条件下绞车的运行速度、位移及驱动马达进出口的压力变化等，研究了主控阀开度、回油背
压、马达排量及不同介质对系统性能的影响。对类似系统的设计、研发有一定的参考价值。
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引言

绞车属于大型设备，在工程领域广泛应用［1］。液
压绞车一般负载 10 ～ 3500 kN，速度 0. 1 ～ 0. 5 m /s，个
别达到 5 m /s［2 － 3］。本研究的液压绞车最大负载为 30
kN，最大速度为 10 m /s，通过液压马达驱动卷筒上缠
绕的钢丝绳来水平牵引重物。如此高速的液压绞车目
前还没有检索到相关的公开报道。绞车速度越高，负
载惯性越大，系统调控就越复杂，特别是绞车在启动、
停机过程的平稳性控制至关重要。因此，对高速绞车
液压控制系统进行建模与仿真，预知及优化其控制性

能有着特别重要的理论和实际意义。
1 系统工作原理
如图 1 所示，该高速绞车采用阀控马达驱动，马达

的正、反转分别由前行主控阀 2 和后退主控阀 3 控制。
主控阀 2 和 3 是大通径二位四通液控换向阀，其阀芯
左端的控制压力油作用面积比右端的小，且控制压力

油始终作用于阀芯左端，阀口的启、闭由电磁换向阀
12 和调速阀 6、7、10、11 控制。系统工作原理如下。
( 1) 小车前行 1DT 通电，控制压力油通过换向

阀 12 的左位，经调速阀 10 调节流量后，通过行程阀
8，调速阀 6 到达主控阀 2 阀芯右端。此时，主控阀 2
阀芯两端同时受控制压力油作用，但阀芯左端的控制

压力油作用面积比右端的小，阀芯左移，阀口开启，主

控阀 2 右位工作。系统压力油经入口 M1 进入马达，
马达正转驱动卷筒通过钢丝绳牵引负载小车前行，马

达出口 M2 回油经背压阀 4 回油箱。当负载小车前行
压下行程阀 8 后，阀 8 右位工作，主控阀 2 阀芯右端的
控制压力油经调速阀 6 调节后通过行程阀 8 回油箱。
此时阀芯右端的控制压力逐渐减小，在阀芯左端控制

压力和回程弹簧力的作用下，主控阀 2 的阀芯右移，阀
口逐渐关闭，即主控阀 2 回到左位，马达停止正转，负
载小车前行运动停止。
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( 2) 小车后退 2DT 通电，控制压力油通过换向
阀 12 右位，经调速阀 11 调节流量后，通过行程阀 9、
调速阀 7 到达主控阀 3 阀芯右端。此时，主控阀 3 阀
芯两端同时受控制压力油作用，但阀芯左端的控制压

力油作用面积比右端的小，阀芯左移，阀口开启，主控

阀 3 右位工作。系统压力油经入口 M2 进入马达，马
达反转驱动卷筒通过钢丝绳牵引负载小车后退，马达

出口 M1 回油经背压阀 5 回油箱。当负载小车后退压
下行程阀 9 后，阀 9 右位工作，主控阀 3 阀芯右端的控
制压力油经调速阀 7 调节后通过行程阀 9 回油箱。此
时阀芯右端的控制压力逐渐减小，在阀芯左端控制压
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1．马达 2．前行主控阀 3．后退主控阀 4，5．背压阀 6，7，10，11．调速阀 8，9．行程阀 12．电磁换向阀 13．安全阀
14．减压阀 15．过滤器 16．卷筒 17．滑轮组 18．负载小车 19．溢流阀 20 ～ 23．单向阀

图 1 高速绞车液压控制系统原理图

力和回程弹簧力的作用下，主控阀 3 的阀芯右移，阀口
逐渐关闭，即主控阀 3 回到左位，马达停止反转，负载
小车后退运动停止。
2 系统数学模型
2． 1 主控阀
主控阀 2 和 3 分别控制马达正、反转，其结构参数

及工作原理完全相同。主控阀 2 阀口开启过程的数学
模型为:

m0a0 = p2yA2y － p2zA2z － Fm － F t － Fy
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( 1)

式中，m0 ——— 阀芯质量，kg
a0 ——— 阀芯运动的加速度，m/s2

q2y ——— 流入阀芯右侧控制腔的流量，m
3 /s

p2y ——— 作用于阀芯右侧的压力，Pa
p2z ——— 作用于阀芯左侧的压力，Pa
A2y ——— 阀芯右侧的受力面积，m

2

A2z ——— 阀芯左侧的受力面积，m
2

Fm ——— 阀芯受到的摩擦力，N
F t ——— 阀芯受到的弹簧力，N
Fy ——— 阀芯受到的液动力，N

Cq10 ——— 调速阀 10 阀口流量系数
A10 ——— 调速阀 10 阀口过流面积，m2

q10 ——— 流经调速阀 10 的流量，m3 /s
Δp10 ——— 调速阀 10 的压降，Pa
pk ——— 控制油路的压力，Pa
ρ ——— 介质密度，kg /m3

A2j ——— 主控阀阀口进油通道的过流面积，m
2

Df ——— 主控阀阀芯直径，m
R ——— 主控阀阀口的倒圆角半径，m
x ——— 主控阀阀口开度，m
主控阀 2 阀口关闭过程由调速阀 6 控制，此时:

q6 = Cq6A6
2Δp6
槡ρ

= q2y

p2y = Δp
{

6

( 2)

式中，q6 ——— 流经调速阀 6 的流量，m3 /s
Cq6 ——— 调速阀 6 阀口流量系数
A6 ——— 调速阀 6 阀口过流面积，m2

Δp6 ——— 调速阀 6 的压降，Pa
主控阀 3 阀口开启、关闭过程分别由调速阀 11 和

调速阀 7 控制，其数学模型与式( 1) 、( 2) 形式一样。
2． 2 主控阀到马达入口
主控阀 2 到马达入口 M1 的数学模型为:
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q2j + q21 = qmj +
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( 3)

式中，q2j ——— 流经主控阀进油通道的流量，m
3 /s

qmj ——— 马达进口流量，m
3 /s

Vj ——— 主控阀到马达入口的容积，m
3

E ——— 管路等效弹性模量，Pa
q20、q21 ——— 分别为流经单向阀20和21的流量，m

3 /s
pmj ——— 马达入口压力，Pa
Cq2 ——— 主控阀阀口流量系数
Δp2j ——— 主控阀阀口进油通道的压降，Pa

p ——— 系统压力，Pa
Δpe ——— 主控阀到马达入口沿程压力损失，Pa
Δpr ——— 主控阀到马达入口局部压力损失，Pa
λ ——— 主控阀到马达入口沿程压力损失系数
ξ ——— 主控阀到马达入口局部压力损失系数
L ——— 主控阀到马达入口管道等效长度，m
d ——— 主控阀到马达入口管道等效直径，m
u ——— 主控阀到马达入口的平均流速，m/s

主控阀 3 到马达入口 M2 的数学模型与式( 3 ) 形式
一样。
2． 3 液压马达、卷筒及负载小车
参见图 2，液压马达、卷筒及负载小车等机械系统

的数学模型为:

图 2 小车及卷筒受力分析

qmc = Vn = qmjηv

M = FT
D
2 = Mtηm

Mt =
( pmj － pmc ) V

2π
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( 4)

式中，qmc ——— 马达出口流量，m
3 /s

V ——— 马达排量，m3 / r
n ——— 马达的转速，r / s
ηv ——— 马达的容积效率
ηm ——— 马达的机械效率
FT ——— 钢丝绳对负载小车的拉力，N
F f ——— 负载小车受到的摩擦力，N
a ——— 负载小车运动的加速度，m/s2

v ——— 负载小车运动的速度，m/s
S ——— 负载小车运动的位移，m
m ——— 负载小车及负载的总质量，kg
g ——— 重力加速度，m/s2

f ——— 负载小车与轨道的摩擦系数
D ——— 卷筒直径，m
J ——— 卷筒和马达的转动惯量，kg·m2

b ——— 马达和负载小车总粘性阻尼系数
M ——— 马达的输出转矩，N·m
Mt ——— 马达的理论转矩，N·m
Md ——— 卷筒和马达的转矩，N·m
Mz ——— 卷筒和马达转矩损失，N·m
pmc ——— 马达出口压力，Pa
小车前行时空载，小车后退时负载。

2． 4 马达出口至油箱
马达出口 M2 经主控阀 2 至油箱的数学模型为:
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qmc + q23 = q2c +
Vc

E
dpmc
dt + q22
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式中，qmc ——— 马达出口流量，m
3 /s

q2c ——— 流经主控阀回油通道的流量，m
3 /s

q22、q23 ——— 分别为流经单向阀22和23的流量，m
3 /s

A2c ——— 主控阀阀口回油通道的过流面积，m
2

Δp2c ——— 主控阀阀口回油通道的压降，Pa
Vc ——— 马达出口到主控阀的容积，m

3

q4 ——— 背压阀 4 的流量，m3 / s
Cq4 ——— 背压阀 4 的阀口流量系数
A4 ——— 背压阀 4 的阀口过流面积，m2

Δp4 ——— 背压阀 4 的阀口压降，Pa
马达出口 M1 经主控阀 3 至油箱的数学模型与式

( 5) 形式一样，此时马达的回油背压由阀 5 调节。
3 系统仿真分析
假设主控阀 2 控制马达正转，驱动小车空载前行

至行程末端后停止并停留一段时间，然后由主控阀 3
控制马达反转，驱动小车负载后退至原位停止，完成一

个工作循环。在 Simulink模型窗口中搭建液压控制系
统的仿真模型，利用 Mux功能模块［4］将多个参数的曲
线合并在一个示波器中显示，仿真分析绞车在一个工

作循环内小车的速度、位移及马达前后压差的变化，并
研究不同马达排量、工作介质、主控阀芯启闭速度对这
些性能参数的影响。仿真用系统参数见表 1。

表 1 系统参数取值表

参数 取值 参数 取值

m0 ( kg) 14 R( m) 0． 008

m( kg) 350 ( 3000) L( m) 2

p( MPa) 10 A2z、A3z ( m
2 ) 4． 42e －3

pk ( MPa) 4． 5 A2y、A3y ( m
2 ) 7． 08e －3

Ft ( N) 500 A4、A5 ( m
2 ) 2． 5e －4

Fy ( N) 68 Vj ( m
3 ) 8． 4e －3

Fm ( N) 14 Vc ( m
3 ) 8． 4e －3

D( m) 0． 5 V1 ( m
3 /r) 3． 6e －3

续表 1

参数 取值 参数 取值

Df ( m) 0． 075 V2 ( m
3 /r) 3e －3

A6 ( m
2 ) 6． 8e －7

A7 ( m
2 ) 4． 1e －7

Cq2 ～ Cq7、

Cq10 ～ Cq11

0． 67

A10 ( m
2 ) 4． 99e －6 f 0． 1

A11 ( m
2 ) 1． 84e －6 λ 0． 15

d( m) 0． 065 ξ 5

g( m/s2 ) 10 ηv 0． 99

J( kg·m2 ) 36 ηm 0． 98

ρ1 ( kg /m
3 ) 920 E1 ( MPa) 1． 4e3

ρ2 ( kg /m
3 ) 1070 E2 ( MPa) 3． 45e3

b1 550 b2 1850

( 1) 图 3 是马达排量分别为 V1 = 3600 mL /r和 V2

= 3000 mL /r，液压介质为聚酯( ρ1 = 920 kg /m3 ) 和水

乙二醇( ρ2 = 1070 kg /m3 ) ［5］时，调节调速阀 6、7、10、

图 3 绞车系统动态性能曲线
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11 使主控阀 2 启闭时间 为 2 s，主控阀 3 启闭时间为
4 s，调节背压阀 4、5使其过流面积为 250 mm2，仿真得

到驱动马达 M1口的压力 pM1、M2口的压力 pM2 及小车
速度 v和位移 S的变化曲线。
从图中可以看出，小车前行的最大速度约为 10 m/s，

运行 196 m耗时约 22 s，后退最大速度约 6. 5 m /s，返
回到原位耗时约 34 s，马达进口压力约为 8. 5 MPa，几
种情况的趋势基本一致; 这主要是因为系统压力及主

控阀的启闭时间一定。但马达出口压力有较大差异，
即马达排量大、介质密度高时马达出口压力大; 这主要
是因为马达排量大时系统流量大流速高，系统背压就

高; 介质密度大时其流动惯性大，流阻大，背压损失就

大; 且排量( 流量) 是影响马达出口压力大小的主要因

素。如表 2 所示，说明驱动马达的排量小，介质密度
低，系统的能耗低，效率高。

表 2 马达排量和介质对系统性能的影响

马达排量 V1 V2

介质 聚酯 水乙二醇 聚酯 水乙二醇

小车前行最大速度( m/s) 9． 97 9． 96 9． 91 9． 9

小车后退最大速度( m/s) 6． 59 6． 57 6． 54 6． 54

小车位移( m) 196 196 196 196

小车前行马达出口最大

压力( MPa)
5． 56 6． 43 3． 81 4． 42

小车后退马达出口最大

压力( MPa)
2． 43 2． 79 1． 66 1． 92

( 2) 图 4 是排量为 3000 mL /r，介质为水乙二醇
时，调节调速阀 6、7、10 和 11 使主控阀 2 启闭时间为
2. 5 s、主控阀 3 启闭时间为 4. 5 s，背压阀 4 和 5 的开
度不变，仿真得到的 pM1，pM2，v，S的变化曲线。

图 4 绞车系统动态性能曲线

与图 3d比较，小车的速度、位移及马达进出口的压
力基本保持不变，如表 3所示，但小车的运行时间稍长，
速度曲线上升和下降的斜率变小。这是因为阀芯( 阀
口) 启闭时间变长，负载小车加减速的时间变长，其加减

速运动的加速度减小，运动惯性减小，运动将更平稳。

表 3 主控阀启闭时间对系统性能的影响

主控阀 2 启闭时间( s) 2 2． 5

主控阀 3 启闭时间( s) 4 4． 5

小车前行最大速度( m/s) 9． 9 9． 91

小车后退最大速度( m/s) 6． 54 6． 58

小车位移( m) 196 196

小车前行马达出口最大压力( MPa) 4． 42 4． 41

小车后退马达出口最大压力( MPa) 1． 92 1． 91

( 3) 图 5 是排量为 3000 mL /r，介质为水乙二醇
时，主控阀 2 启闭时间为 2 s，主控阀 3 启闭时间为
4 s，调节背压阀 4 和 5 的过流面积由原来的 250 mm2

变为 220 mm2，仿真得到的 pM1，pM2，v，S的变化曲线。

图 5 绞车系统动态性能曲线

与图 3d比较，马达的出口压力明显升高，如表 4
所示，这是因为背压阀过流面积的减小显著增大了马

达的回油背压，也增大了系统能耗。

表 4 背压对系统性能的影响

背压阀的过流面积( mm2 ) 250 220

小车前行最大速度( m/s) 9． 9 9． 92

小车后退最大速度( m/s) 6． 54 6． 55

小车位移( m) 196 196

小车前行马达出口最大压力( MPa) 4． 42 7． 06

小车后退马达出口最大压力( MPa) 1． 92 3． 08

4 结论
通过对高速绞车液压控制系统的建模和仿真分

析，得到如下结论:

( 1) 马达排量对系统能耗影响显著，排量越大能
耗越大，选择排量为 3000 mL /r的驱动马达更为合适。
( 2) 介质密度对系统能耗有一定的影响，但当有

抗燃需求时，可以选择水乙二醇为工作介质。
( 3) 可通过调节主控阀的启闭时间、马达回油背

压来控制绞车的运动惯性，以实现高速绞车的平稳可

靠运行。
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水射流噪声控制试验研究
金迎村，陈 亮

Experimental Study on Water Jet Noise Control

JIN Ying-cun，CHEN Liang

( 中国舰船研究设计中心，湖北 武汉 430064)

摘 要:针对高压水射流控制阀在工作时产生的噪声问题，在实验室使用阀配流式轴向柱塞泵为动力
源，对其进行了试验研究。试验结果表明，使用蓄能器能够降低系统压力脉动，从而降低水射流噪声。喷嘴
的结构对噪声具有明显的影响，相同压力或流量下，圆锥喷嘴的噪声要明显低于圆柱喷嘴。降低系统压力脉
动和改进喷嘴结构等措施能够有效降低水射流噪声。
关键词:水射流噪声;喷嘴; 压力脉动;蓄能器

中图分类号: TH137 文献标志码: B 文章编号: 1000-4858( 2013) 07-0045-03

引言

高压水射流控制阀是高压水射流系统中的重要元

件，是决定高压水射流质量的关键元件。然而高压水
射流控制阀在系统工作时产生的噪声问题也非常突

出，必须加以研究和控制［1 － 2］。
本研究以试验为基础，对影响水射流噪声的因素

进行研究，采用专门设计的水射流噪声测试系统，进行

了多次水射流噪声测试及结果分析，得出通过降低系

统压力脉动和优化喷嘴结构来降低水射流噪声的结

论，为今后进一步降低水射流噪声提供了重要依据。
1 试验系统
1． 1 试验系统简图与工作原理
本试验的主要目的是研究不同压力脉动幅度、不

同喷嘴形状情况下的水射流噪声。试验系统主要包括
电源系统、水压系统和噪声采集与分析系统。水压系
统主要由水箱、水泵、溢流阀、节流阀、蓄能器、压力传
感器、流量计、喷嘴组成。噪声采集与分析采用

B＆K3560D型振动噪声测试分析系统。所测得的噪声
信号为实验室条件下射流口 90°方向，距离为 1 m 处
的空气噪声信号。试验系统原理图如图 1 所示。

图 1 噪声测试试验原理图

试验系统的工作原理: 本试验主要由某型阀配流

式柱塞泵［3］提供高压水源，系统启动后调节节流阀，

使喷嘴的进口压力达到预定值，然后通过噪声测试仪

记录喷嘴在不同进口压力下的水射流噪声。测试喷嘴
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