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单相交流液压系统设计及特性分析
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2. 湖南工业大学 机械系，湖南 株洲，412008)

摘 要：对管道中液体脉动特性进行研究，获得管路谐振频率、管路传递矩阵、负载特性、系统传动效率等主要

参数的计算表达式。据此对新设计的交流液压实验台各参数进行计算。研究结果表明：这些参数的计算值与实测

值相近，且变化趋势相同；管道特性和负载特性决定着单相交流液压系统的振动特性及传动效率；优化系统负载

特性是交流液压系统设计的关键。该研究结果可为同类型单相交流液压机械的设计提供理论依据。
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Design and characteristic analysis of single-phase pulsating flow
hydraulic system
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Abstract: The computational expressions of major parameter such as resonance frequency of pipeline, transfer matrix of
pipe, load characteristic and transmission efficiency of the system were obtained by studying the characteristics of fluid
pulsation in pipeline. According to new designed pulsating flow hydraulic experiment table, a series of parameters were
calculated. The results show that the simulation results of these parameters and computed results are respectively
approximate and they have the same varying trend. The vibration characteristic and transmission efficiency of
single-phase pulsating flow hydraulic system are decided by the characteristic of pipe and load. Optimum load
characteristic is the key to design a pulsating flow hydraulic system. The research results can provide theoretical basis for
the design of the similar single-phase pulsating flow hydraulic machinery.
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在常规液压系统中，油液从液压泵流出，经管道、

控制阀到执行机构最终回到油箱。系统中油液只按固

定的流向流动称为直流液压系统。与之对应的是，某

些特殊液压系统中液体在液压管道中往复流动，或者

液压管道中的液体根本不流动，只是压力进行交变，

这样的系统称为交流液压系统。交流液压系统利用液

压管道中液体的波动流量或波动压力传递功率或信

号。交流液压系统按照工作原理可分为流量脉动液压

系统(也称交流液压系统)和压力脉动液压系统(也称交
压液压系统)。以流量脉动工作的交流液压系统根据能
源输入方式可分为恒流源系统和恒压源系统。据交流

振动的液压管路数量可以将交流液压系统分为单相系

统、双相系统、三相系统乃至多相系统[1]。在矿山、

建筑、农业、交通等工程施工中，为了实现高频、大
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功率、大推力的振动输出，常常采用交流液压系统，

如振动式压路机、液压锤、液压打桩机、液压凿岩机、

割草机、平地机等。

1 单相流量脉动交流液压基本原理

图 1所示为单相流量脉动交流液压系统的工作原
理图，其中：ω为偏心轮角速度；x0为输入活塞行程；

x为输入活塞位移；t为运动时间。当偏心轮以角速度
ω旋转时，输入活塞作正弦运动，推动液压传输管道
中的全部液体相对其平恒位置作往复振动，同时，把

功率传递到输出活塞，输出活塞带动负荷振动而做功。

1—偏心轮；2—输入活塞；3—传输管道；4—输出活塞；
5—回程弹簧；6—负载
图 1 单相交流液压原理

Fig.1 Principle of single-phase pulsating flow hydraulic

单相交流液压系统中回程弹簧的形式可根据实际

工程机具的特定功能要求进行设置，如可设置为机械

式弹簧、液体弹簧、气体弹簧等形式[2]。

2 单相交流液压工作系统

为对单相交流液压系统的工作特性进行全面研

究，建立如图 2所示试验系统。
在交流液压试验系统中，偏心飞轮 15和曲柄连杆

14组成交流液压发生器，其产生的交流脉动液体进入
振动液压缸 6的左腔，振动液压缸的右腔与低压蓄能
器 7相接；当活塞向右运动时，右腔液体进入低压蓄
能器 7；当活塞向左运动时，由低压蓄能器 7释放能
量，使活塞快速回程。

交流发生器由调速电机 1驱动，改变其转速可调
节交流液压发生器的频率，改变曲柄飞轮的偏心可调

节输出振幅。

为解决泄漏和交流管道发热量大等问题，系统中

设置 1个由补油泵 12、换向阀 10、补油蓄能器 4和压
力继电器 2组成的低功率补油系统，其作用是定时更
换交变腔里不循环流动的工作油液，并为高压蓄能器

补油充压。

当高压蓄能器压力低于压力继电器调定值时，压

力继电器发出信号使电磁换向阀右位工作并启动液压

泵为蓄能器充压，到达设定值后自动断开。

1—调速电机；2—压力继电器；3—截止阀；4—高压蓄能器；
5—阻偏阀；6—振动液压缸；7—低压蓄能器；8—背压阀；
9—负载；10—换向阀；11—溢流阀；12—补油泵；13—交

流发生器；14—曲柄连杆；15—偏心飞轮
图 2 单相交流液压试验系统

Fig.2 Testing system of single-phase pulsating flow hydraulic

在交流液压系统中，由于管道中液体泄漏会使输

出活塞的平衡位置向左偏移，破坏活塞平衡位置，而

使输出功率降低并改变负载特性，因此，回路中设置

了 1个阻止活塞偏移的阀，如图 3所示。当活塞平衡

位置向左偏移时，活塞顶端就打开阻偏阀，从高压蓄

能器流出的液体经过阻偏阀进入振动液压缸左腔，从

而阻止活塞继续偏移。

1—控制阀芯；2—高压蓄能器；3—低压蓄能器；4—背压阀
图 3 阻偏阀原理

Fig.3 Principle of shift-preventing valve

3 系统性能分析

对交流液压系统进行设计时，最关键的参数是系

统输出端脉动量振幅的衰减、相位滞后程度以及传动

效率，这些参数除了与管道特性有关外，还与负载特
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性有关。

3.1 交流液压系统负载特性

负载特性用负载阻抗 Z2(s)来表示，有：
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式中：P2(s)为断面 2上压力偏差的拉氏变量；Q2(s)为
断面 2上流量偏差的拉氏变量；x为负载活塞的位移；
M为负载活塞及其共同运动部件的总质量；B为活塞
的黏性阻尼系数；βe为油液等效容积弹性模量；F为
负载作用力。将式(1)和(2)进行拉氏变换可得：
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在求频率响应时，令 ωj=s 并代入式(4)，分开实

部和虚部后可得：
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式中：ωn为交流液压振动缸的无阻尼固有频率[3−4]，

非对称交流液压缸固有频率计算简图见图 4，其中：
A2为交流液压缸活塞的面积；V0为交流液压刚活塞腔

的初始容积；p2为无杆腔压力。

图 4 非对称交流液压缸固有频率计算简图

Fig.4 Diagram of natural frequency of asymmetrical
pulsating flow hydraulic cylinder
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由式(6)和(7)可见：负载阻抗的实部只取决于黏性
阻尼，其虚部则与负载惯性、固有频率及脉动角频率

有关。

3.2 交流管道动态特性及谐振条件

在交流液压系统中，连接交流发生器和振动缸的

管道一般较长，且系统振动频率较高，因此，在对交

流系统进行研究时，对传输管道中液体的动态特性进

行分析十分重要。

考虑到交流液压系统的激振频率在调节时可能会

高于管道基本固有频率，这里对于管道的研究不采取

集中参数的近似计算。

按流体四端网络理论[5−9]，具有分布参数的液压传

输管道的传递矩阵为：
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其中：
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式中：P1(s)为断面 1上压力偏差的拉氏变量；Q1(s)为
断面 1 上流量偏差的拉氏变量； ))((ch lsΓ 和

))((sh lsΓ 分别为 lsΓ )( 的双曲余弦和双曲正弦函数；

Z0(s)为管路特性阻抗，其表达式为：
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Г(s)为管路传播因子，其表达式为：
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ν为油液运动黏度；c为油中音速， e/1 ρβ=c ；R为
管道内半径；ρ为油液密度；J0和 J1分别为第一类零

阶和一阶贝塞耳函数；j为虚数单位。
由上述管道传输模型可得管道截面 1~2间的压力

传递函数：
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在管路频率特性计算中，由于管路传播因子Г(s)
中对贝塞耳函数的计算很困难，因而，有必要采用近

似计算公式进行计算。相关的计算模型有无损失模型、

平均摩擦模型、当量摩擦模型、开尔文函数近似模型、

变形贝塞耳级数近似模型等。研究结果表明：采用开
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尔文函数近似模型计算所得结果最精确，但最烦琐；

采用无损模型计算最简单，但所得结果精度低；采用

变形贝塞耳级数模型计算简单，所得精度与开尔文函

数近似模型所得精度几乎相同[10−13]。

当采用高精度的变形贝塞耳级数来表示管路传播

因子Г(s)时，有：
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将 s＝jω，Г(s)l＝α＋jβ代入式(15)，经变换得：

12
2

2 +−
⋅=

χχ
χωα

c
l

，
12

2
2

2

+−

−
⋅=

χχ
χχωβ

c
l (16)

其 中 ： νωχ /R= 。 将 其 代 入 式 (12) ， 并 令

lR
cZK 2

2
2

π
ρ

=′ ，得式(12)中 G1(s)分母为：

=+
+

⋅′++ )j(sh 
j

j)j(ch βα
ω
βαβα K

⋅
−′++
ω
αββαβα )j( sin sinj cosch K

BA j)sinjchcossh( +=+ βαβα (17)
其中：

)sinchcossh(cosch βααβαβ
ω

βα +
′

+=
KA

)sinchcossh(sinsh βααβαβ
ω

βα −
′

+=
KB

则有：

221
1|)j(|
BA

G
+

=ω (18)

A
BG arctan)j(1 −=∠ ω (19)

由上面推导可得到交流液压管道的谐振条件，并

可对谐振频率和谐振峰值进行计算。

交流液压管道中的压力传递函数 G1通过比较负

载阻抗 Z2与πR2/(ρc)决定其谐振情况。当 Z2≠πR2/(ρc)
时，管路发生谐振，两者差别越大，谐振峰值越高；

当 Z2＝πR2/(ρc)时，管路几乎不发生谐振现象。
交流液压管路谐振时，谐振频率为 ckπ/或

c(2k−1)π/(2l)，最终取哪种，需由 Z2与πR2/(ρc)的关系
来确定。

管路谐振时，传递函数相位差总是近似为−kπ或
(2k−1)π/2。这对于确定实际管路谐振频率有重要参考
价值。

3.3 交流液压系统效率分析

3.3.1 交流管道传递效率

交流液压管道中流体作交流流动时的瞬时功率可

表示为：

)()()( tqtptL = (20)
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交流液压管道的传动效率可定义为：
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单相交流液压系统入口端流量的脉动规律为：

tqtq ωsin)( 101 = (23)

则有：
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其中：p10，q10，p20和 q20为各脉动量振幅；φ1，φp

和φq为相应各参数与流量脉动 q1(t)的相位滞后。在讨

论管路传输频率特性时，令 ωj=s ，有：
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由以上各式可得：
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从而可将传动效率表示为：
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其中：Re表示取实部； qZ2 为 Z2q的共轭复数。

由式(27)可知：液压交流管路的传动效率η为 l/c，
ω，χ，Z0和 Z2的函数。其中：l/c，ω，χ和 Z0反映管

道和交流脉动源的特性，Z2反映负载特性。在单相交

流液压系统结构参数和运动参数设计完成后，交流液

压传输管道的效率由输出阻抗 Z2(jω)决定，即交流液
压系统的效率对输出负载较敏感[14−16]。

由于 Z2＝Z2r＋jZ2i，故效率η对 Z2的最大值可由

dη/dZ2r＝0和 dη/dZ2i＝0求得。当 Z0＝Z2时，管道特

性阻抗与管道输出特性阻抗二者互相匹配，负载对压

力波无反射，有最大效率ηmax发生。

3.3.2 容积损失

在交流液压系统中，泄漏是一个较为严重的问题，

内泄量与工作压力、活塞配合间隙及油液黏度等有关。

工作压力一般按设计要求确定。提高油的黏度可减小

泄漏，但反过来又会加大黏滞损失而引起油温升高。

因此，控制活塞的配合间隙是减小损失的关键，其值

可用下式计算：

%100)5.11(
12
π 22

3
×+∆= ε

µ
P

L
DhN

h
h

式中：ε为相对偏心量，ε=ε0/h；ε0为活塞与缸体的偏

心量；h为活塞和缸体摩擦面的长度。
3.3.3 系统机械摩擦损失

曲柄连杆机构、交流发生器、活塞等运动在高速

运动时会产生机械摩擦损失。当曲柄连杆采用滚动轴

承时，柱塞和活塞完全在油液中运动，系统机械摩擦

损失占的比例较小，设计时可忽略不计。

4 系统试验

4.1 系统设计参数

为研究交流液压系统特性，按照图 2所示系统原
理搭建了单相交流液压试验台，主要参数如下：系统

交流振动频率为 0~50 Hz；电机最高输入转速为 3 000

r/min；脉动液压缸柱塞直径为 0.05 m；交流液压发生
器柱塞直径为 0.05 m；柱塞最大行程为 0.008 m；液
压交变管路直径为 0.01 m；液压交变管路长度为 8 m；
低压蓄能器预充压力为 0.8 MPa；低压蓄能器工作体
积为 0.6 L；负载质量为 3.36 kg；负载弹簧刚度为
11 t/m。
4.2 交流液压管路压力传递特性

图 5所示为考虑流体黏性时单向交流液压管路动
态特性的幅值比，其中：f为频率；曲线为按式(18)所
得的计算结果。由图 5可看出：管道在 38.8 Hz时发
生了谐振；实测结果与计算结果相近似。图 6所示为
交流液压传输管道的相位差。由于相位差难以测量,
图中所示结果仅为计算结果。

图 5 交流液压系统管路压力幅值比

Fig.5 Pressure amplitude ratio of pulsating flow hydraulic
system pipe

图 6 交流液压系统管路压力相位差

Fig.6 Phase difference of pulsating flow hydraulic
system pipe

4.3 系统效率

图 7所示为以弹簧为负载时系统的效率η计算值
和实测值之间的比较结果。由图 7可知：低频时，随
着管路液体交流振动频率的提高，系统效率显著下降；
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当频率较高时，系统效率下降趋势变缓。

图 7 单相交流液压系统效率

Fig.7 Efficiency of single-phase pulsating flow
hydraulic system

5 结论

(1) 交流液压系统是一类特殊的液压系统。这种
系统中常伴有较长的管道。当交流液压系统工作时，

油液在管道中实现高频往复运动，这一特点使得交流

液压系统的设计与常规液压系统的设计有较大差别。

(2) 通过对交流液压系统的负载阻抗特性、管道
压力传递函数、系统效率等关键性能进行分析，推导

了交流液压系统主要参数的计算方法，得到了管路压

力的幅值、相位及系统效率随油液交流振动频率的变

化规律。

(3) 利用本文设计计算方法所得的系统参数与实
际系统测试所得参数的变化趋势相近，说明所提出的

方法是正确的。

(4) 所提出的设计计算方法可为交流液压系统的
设计提供依据。
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