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　　摘　要：针对全液压定向钻机功能要求及使用特点，提出单电机－液压系统－多执行机构驱动的钻机总体方案，
给出应用负载敏感泵控技术、二级低压阀控技术的给进回路与旋转回路液压系统．为了研究液压系统动态特性对钻机性
能的影响，建立钻机给进回路与旋转回路液压系统动态仿真模型，利用ＭａｔｌａｂＳｉｍＨｙｄｒａｕｌｉｃｓ仿真软件对其动态性能进行
仿真。结果表明：钻机液压系统具有良好的节能和过载保护功能，同时呈现震荡小、柔性好等良好动态特性，为后续钻机

性能优化奠定基础。

关键词：钻机；液压系统；设计；仿真；动态特性

中图分类号：ＴＨ１３２　　　文献标志码：Ａ ＤＯＩ：１０．１３４６５／ｊ．ｃｎｋｉ．ｊｖｓ．２０１４．１５．０３０

ＤｙｎａｍｉｃｃｈａｒａｃｔｅｒｉｓｔｉｃｓｏｆａＺＹＷＬ－６０００Ｄ
ｆｕｌｌｈｙｄｒａｕｌｉｃｄｉｒｅｃｔｉｏｎａｌｄｒｉｌｌｉｎｇｒｉｇ
ＷＡＮＧＱｉｎｇｆｅｎｇ１，２，ＺＨＵＣａｉｃｈａｏ１

（１．ＴｈｅＳｔａｔｅＫｅｙＬａｂｏｒａｔｏｒｙｏｆＭｅｃｈａｎｉｃａｌＴｒａｎｓｍｉｓｓｉｏｎ，ＣｈｏｎｇｑｉｎｇＵｎｉｖｅｒｓｉｔｙ，Ｃｈｏｎｇｑｉｎｇ４０００４４，Ｃｈｉｎａ；
２．ＣｈｏｎｇｑｉｎｇＲｅｓｅａｒｃｈＩｎｓｔｉｔｕｔｅ，ＣｈｉｎａＣｏａｌＴｅｃｈｎｏｌｏｇｙａｎｄＥｎｇｉｎｅｅｒｉｎｇＧｒｏｕｐ，Ｃｈｏｎｇｑｉｎｇ４０００３９，Ｃｈｉｎａ）

　　Ａｂｓｔｒａｃｔ：　ＡｉｍｉｎｇａｔｗｏｒｋｉｎｇｃｏｎｄｉｔｉｏｎｓａｎｄｆｕｎｃｔｉｏｎａｌｒｅｑｕｉｒｅｍｅｎｔｓｏｆａＺＹＷＬ－６０００Ｄｆｕｌｌｈｙｄｒａｕｌｉｃｄｉｒｅｃｔｉｏｎａｌ
ｄｒｉｌｌｉｎｇｒｉｇ，ａｎｏｖｅｒａｌｌｓｔｒｕｃｔｕｒａｌｄｅｓｉｇｎｓｃｈｅｍｅｏｆｔｈｅｄｒｉｌｌｉｎｇｒｉｇｃｏｍｐｏｓｅｄｏｆａｓｉｎｇｌｅｍｏｔｏｒ，ａｈｙｄｒａｕｌｉｃｓｙｓｔｅｍ，ａｎｄ
ｍｕｌｔｉａｃｔｕａｔｏｒｗａｓｐｒｅｓｅｎｔｅｄｈｅｒｅ．Ｉｎｔｈｅｈｙｄｒａｕｌｉｃｓｙｓｔｅｍ，ｔｈｅｌｏａｄｓｅｎｓｉｎｇｐｕｍｐｃｏｎｔｒｏｌｔｅｃｈｎｏｌｏｇｙａｎｄｔｈｅｔｗｏｒａｎｋ
ｌｏｗｐｒｅｓｓｕｒｅｖａｌｖｅｃｏｎｔｒｏｌｔｅｃｈｎｏｌｏｇｙｗｅｒｅａｄｏｐｔｅｄｆｏｒｔｈｅｆｅｅｄｈｙｄｒａｕｌｉｃｃｉｒｃｕｉｔａｎｄｒｏｔａｒｙｈｙｄｒａｕｌｉｃｃｉｒｃｕｉｔ．Ｉｎｏｒｄｅｒｔｏ
ｓｔｕｄｙｔｈｅｅｆｆｅｃｆｓｏｆｔｈｅｄｙｎａｍｉｃｃｈａｒａｃｔｅｒｉｓｔｉｃｓｏｆｔｈｅｈｙｄｒａｕｌｉｃｓｙｓｔｅｍｏｎｔｈｅｄｒｉｌｌｉｎｇｒｉｇ，ｔｈｅｄｙｎａｍｉｃｓｉｍｕｌａｔｉｏｎｍｏｄｅｌｓ
ｏｆｔｈｅｆｅｅｄｈｙｄｒａｕｌｉｃｃｉｒｃｕｉｔａｎｄｒｏｔａｒｙｈｙｄｒａｕｌｉｃｃｉｒｃｕｉｔｗｅｒｅｅｓｔａｂｌｉｓｈｅｄａｎｄｔｈｅｓｉｍｕｌａｔｉｏｎｓｗｅｒｅｐｅｒｆｏｒｍｅｄｂｙｕｓｉｎｇ
ＭａｔｌａｂＳｉｍＨｙｄｒａｕｌｉｃｓ．Ｔｈｅｒｅｓｕｌｔｓｓｈｏｗｅｄｔｈａｔｔｈｅｄｅｓｉｇｎｅｄｄｒｉｌｌｉｎｇｒｉｇｈｙｄｒａｕｌｉｃｓｙｓｔｅｍｈａｓｇｏｏｄｆｕｎｃｔｉｏｎｓｏｆｏｖｅｒｌｏａｄ
ｐｒｏｔｅｃｔｉｏｎａｎｄｅｎｅｒｇｙｓａｖｉｎｇ，ａｎｄｒｅｒｅａｌｓｇｏｏｄｄｙｎａｍｉｃｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅｓ．Ｔｈｅｒｅｓｕｌｔｓｐｒｏｖｉｄｅｄａｆｏｕｎｄａｔｉｏｎｆｏｒｄｒｉｌｌｉｎｇ
ｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅｏｐｔｉｍｉｚａｔｉｏｎ．

Ｋｅｙｗｏｒｄｓ：ｄｒｉｌｌｉｎｇｒｉｇ；ｈｙｄｒａｕｌｉｃｓｙｓｔｅｍ；ｄｅｓｉｇｎ；ｓｉｍｕｌａｔｉｏｎ；ｄｙｎａｍｉｃｃｈａｒａｃｔｅｒｉｓｔｉｃ

　　煤矿用近水平定向钻机可以进行井下长距离钻孔
施工，钻孔能够按预期的设计轨迹进行钻进且可开多

个分支孔，从而显著提高单孔瓦斯抽采效率；目前国产

的ＺＹＷＬ－６０００Ｄ型全液压定向钻机由履带底车、推进
机构、回转机构、制动装置、胶套卡盘、液压夹持器等组

成，其结构复杂、执行机构众多，且需要配备独立的泥

浆泵车，液压系统能耗高，发热量大；针对上述问题，本

文提出单电机－液压系统 －多执行机构驱动的液压系
统，并在系统中采用负载敏感泵控技术和二级低压阀

控技术，用于钻机回转、给进、履带行走、卡盘及夹持器

等回路，负载敏感泵控系统由负载敏感泵感应负载敏

感控制阀的反馈信号控制泵自身输出的流量和压

力［１］，二级低压阀控技术实现低压小流量系统控制高

压大流量系统，控制精确、稳定、可靠、操作安全。论文

将对该液压系统进行建模及动态特性进行研究，验证

液压系统设计的合理性。

国内外针对负载敏感技术的研究越来越多，ＦＩＮ
ＺＥＬ等［２－３］以农业拖拉机为对象，对比分析定压、定

流、负载敏感系统和电液流量匹配控制系统的节能、响

应性等，且针对流量过多情况下的系统节能性和响应

性进行了初步的理论探讨；ＡＯＫＩ等［４－５］在研究负载敏

感等系统中提到流量匹配液压原理。然而由于当时

高响应电控泵及比例控制多路阀技术尚未成熟，所以

提出通过检测手动、液控多路阀阀芯位移计算系统所



需流量来控制泵的排量，且鲜见后续相关匹配液压系

统的研究报道；杨华勇等［６］以２吨挖掘机试验样机为
研究对象，试验对比分析负载敏感系统和电液流量匹

配控制系统的动态特性及能耗特性，设计阀前压力补

偿型电液流量匹配控制系统的抗流量饱和控制器。

１　钻机总体控制方案及技术参数

１１　钻机液压控制系统方案
钻机液压控制采用单电机 －液压系统 －多执行机

构驱动方案。如图１所示，整个液压控制系统由电动
机、三联液压泵、负载敏感多路换向阀组、低压控制阀

组、马达及油缸等执行机构组成，电动机驱动三联泵为

液压系统提供动力，多路换向阀为各执行机构分配液

压动力，从而控制各执行元件执行动作；为了优化系统

的操控性，系统引入低压控制阀组，采用二级低压阀控

制技术控制主多路阀实现钻机动作。液压控制系统的

动力分配如下：三联泵中的主泵驱动钻机行走、动力头

旋转及快进快退，由ＰＶＧ１００负载敏感多路阀控制各个
动作；三联泵中的副泵驱动钻机动力头推进、主轴制

动、钻杆夹持及钻机锚固，由ＰＶＧ３２负载敏感多路阀控
制各执行机构；三联泵中的闭式油泵与泥浆泵液压马

达形成独立闭式回路。系统各回路通过负载敏感多路

阀进行关联，实现钻机所需的各种功能，同时 ＰＶＧ１００
负载敏感多路阀及 ＰＶＧ３２负载敏感多路阀分别向负
载敏感泵反馈负载压力信号。整个液压系统采用节能

设计（即采用负载敏感变量泵、负载敏感多路阀及压力

补偿系统）及二级低压阀控技术（即低压系统控制高压

系统）。

图１　钻机系统结构
Ｆｉｇ．１Ｔｈｅｓｙｓｔｅｍｓｔｒｕｃｔｕｒｅｏｆｄｒｉｌｌｉｎｇｒｉｇ

１２　钻机主要技术参数
钻机主要技术参数如表１所示。

表１　钻机主要技术参数
Ｔａｂ．１Ｔｅｃｈｎｉｃａｌｐａｒａｍｅｔｅｒｓｏｆｄｒｉｌｌｉｎｇｒｉｇ

参数 数值

钻进深度（ｍ） ＞１０００

额定输出转速（ｒ／ｍｉｎ） ５０～２００

额定输出转矩（Ｎ．ｍ） ６０００～１４００

给进力／ｋＮ １８０

正常推进速度／（ｍ·ｍｉｎ－１） ０～４

给进行程／ｍｍ １５００

小泵出油调定工作压力／ＭＰａ ３０

大泵出油调定工作压力／ＭＰａ ２８

旋转压力（反转）／ＭＰａ ２５

旋转压力（正转）／ＭＰａ ２５

低压操作控制阀油口压力／ＭＰａ ２

给进压力／ＭＰａ ２６

额定功率／ｋＷ ９０

２　钻机液压系统动力学建模

２１　给进回路液压系统数学模型
给进回路液压系统如图２所示：负载敏感泵在电

动机的驱动下为液压系统提供高压油源，ＰＶＧ３２负载
敏感多路阀在低压控制阀的液压力推动下进行工作位

状态切换，驱动给进油缸完成规定动作。ＰＶＧ３２负载
敏感多路阀将给进回路的负载反馈压力信号 ＬＳ通过
梭阀传递到负载敏感泵，对液压系统的给进回路进行

容积调速。

图２　给进回路液压系统
Ｆｉｇ．２Ｆｅｅｄｉｎｇｈｙｄｒａｕｌｉｃｓｙｓｔｅｍ

２．１．１负载敏感泵数学模型
由液压系统图可知，负载敏感泵主要由负载敏感

控制阀、压力补偿阀、伺服油缸及柱塞泵组成。

负载敏感控制阀、压力补偿阀阀芯运动微分方

程为：

［Ｐ（ｓ）－ＰＬＳ（ｓ）］ＡＬＳ－ＦＬＳ０（Ｓ）＝（ｍＬＳｓ
２＋ＫＬＳ）ＸＬＳ（ｓ）（１）

５７１第１５期　　　　　　　　　王清峰等：ＺＹＷＬ－６０００Ｄ型全液压定向钻机液压系统动态特性研究



Ｐ（ｓ）ＡＰＣ－ＦＰＣ０（ｓ）＝（ｍＰＣｓ
２＋ＫＰＣ）ＸＰＣ（ｓ） （２）

式中：ＰＬＳ（ｓ）、Ｐ（ｓ）分别为泵出油口及负载反馈压力函
数；ＦＰＣ０（ｓ）、ＦＬＳ０（Ｓ）为负载敏感控制阀及补偿阀弹簧
预紧力函数；ｍＬＳ、ｍＰＣ为负载敏感控制阀及补偿阀阀
芯、油液等效到阀芯上的总质量；ＫＰＣ、ＫＬＳ为负载敏感控
制阀及补偿阀的弹簧刚度；Ｘｐｃ（ｓ）、ＸＬＳ（ｓ）为负载敏感
控制阀及补偿阀阀芯位移函数。

负载敏感控制阀、压力补偿阀的流量方程为：

ＱＣＬ（ｓ）＝ＫＬＳｑＸＬＳ（ｓ）＋ＫＬＳＰＰＣＬ（ｓ） （３）
ＱＣＬ（ｓ）＝ＫＰＣｑＸｐｃ（ｓ）＋ＫＰＣＰＰｃＬ（ｓ） （４）

式中：ＫＬＳｑ、ＫＬＳＰ分别为负载敏感控制阀流量增益系数及
流量压力系数；ＫＰＣｑ、ＫＰＣＰ分别为补偿阀流量增益系数及
流量压力系数；ＱＣＬ（ｓ）、ＰｃＬ（ｓ）为负载敏感控制阀及补
偿阀出油口流量及压力函数。

负载敏感控制阀、压力补偿阀的连续性方程为：

ＱＣＬ（ｓ）＝Ａｓｃ２ｓＸＰ（ｓ）＋ＣｐＰＣＬ（ｓ）－
ＣｉｐＰ（ｓ）＋（Ｖｔ／βｅ）ｓＰＣＬ（ｓ） （５）

式中：ＡＳＣ２为伺服油缸无弹簧腔活塞作用面积；ＸＰ（ｓ）为
伺服油缸活塞位移函数；Ｃｐ＝Ｃｉｐ＋Ｃｅｐ，Ｃｉｐ为伺服缸内
泄漏系数，Ｃｅｐ为伺服缸外泄漏系数；βｅ为伺服缸有效体
积弹性模量，Ｖｔ为伺服缸油腔的总容积。
Ｐ（ｓ）ＡＳＣ１－ＰＣＬ（ｓ）ＡＳＣ２－Ｆ１（ｓ）＝Ｊｓ

２ＸＰ（ｓ）／ｌ
２
０ （６）

式中：ＡＳＣ１、ＡＳＣ２为伺服油缸有弹簧腔活塞有效作用面
积；Ｆ１（ｓ）为伺服油缸弹簧预紧力函数；Ｊ为泵斜盘和伺
服油缸活塞绕斜盘旋转中心的转动惯量；ｌ０为伺服油缸
与斜盘接触点到斜盘旋转中心的距离。

柱塞泵的流量方程为：

ＱＰ（Ｓ）＝ＫＰｎｄＸＰ（Ｓ）－ＣＩＰＰ（Ｓ） （７）
式中：ＫＰ为泵的排量系数；ｎｄ为泵的转速；ＣＩＰ为泵总泄
漏系数。

由式（１）—（７）可得负载敏感泵仿真模型如图 ３
所示。

图３　负载敏感泵的仿真模型
Ｆｉｇ．３Ｔｈｅｓｉｍｕｌａｔｉｏｎｍｏｄｅｌｏｆｌｏａｄｓｅｎｓｉｎｇｐｕｍｐ

２．１．２　ＰＶＧ３２负载敏感多路阀控制给进油缸数学
模型

ＰＶＧ３２负载敏感多路阀主要由梭阀、方向阀Ⅰ、方
向阀Ⅱ、安全阀等组成。以下为 ＰＶＧ３２负载敏感多路

阀控制给进油缸的简化模型，忽略次要元件。

ＰＶＧ３２负载敏感多路阀中的方向阀Ⅰ、方向阀Ⅱ
阀芯运动微分方程为：

［Ｐ（ｓ）－Ｐ７Ｌ（ｓ）］Ａ３－Ｆ３０（Ｓ）＝
Ｋ３Ｘ３（ｓ）＋ｍ３ｓ

２Ｘ３（ｓ） （８）
［ＰＤ１（ｓ）－ＰＤ２（ｓ）］Ａ７ ＝Ｋ７Ｘ７（ｓ）＋ｍ７ｓ

２Ｘ７（ｓ） （９）
式中：Ｐ（ｓ）、Ｐ７Ｌ（ｓ）分别为ＰＶＧ３２负载敏感多路阀进油
口及负载反馈压力函数；Ｆ３０（Ｓ）为方向阀Ⅰ弹簧预紧
力函数；ｍ３、ｍ７为方向阀Ⅰ及方向阀Ⅱ阀芯、油液等效
到阀芯上的总质量；Ｋ３、Ｋ７为方向阀Ⅰ及方向阀Ⅱ的弹
簧刚度；Ｘ３（ｓ）、Ｘ７（ｓ）为方向阀Ⅰ及方向阀Ⅱ阀芯位移
函数；ＰＤ１（ｓ）、ＰＤ２（ｓ）为方向阀Ⅱ两端液控压力函数。

ＰＶＧ３２负载敏感多路阀中的方向阀Ⅰ及方向阀Ⅱ
的流量方程为：

Ｑ３Ｌ（ｓ）＝Ｋ３ｑＸ３（ｓ）＋Ｋ３ＰＰ３Ｌ（ｓ） （１０）
Ｑ７Ｌ（Ｓ）＝Ｋ７ｑＸ７（ｓ）＋Ｋ７ＰＰ７Ｌ（ｓ） （１１）

式中：Ｋ３ｑ、Ｋ３Ｐ、Ｋ７ｑ、Ｋ７Ｐ分别为方向阀Ⅰ及方向阀Ⅱ流量
增益系数及流量压力系数；Ｑ３Ｌ（ｓ）、Ｐ３Ｌ（ｓ）为方向阀Ⅰ
出油口流量及压力函数；ＱＬ７（Ｓ）、ＰＬ７（ｓ）为负载压力及
流量函数。

给进油缸的连续性方程为：

Ｑ７Ｌ（Ｓ）＝ＡｐＳＸｐ（Ｓ）＋ＣｇｐＰ７Ｌ（Ｓ）＋
（Ｖｇｔ／４βｇｅ）ＳＰ７Ｌ（Ｓ） （１２）

式中：Ａｐ为给进油缸活塞有效作用面积；ＸＰ（ｓ）为给进
油缸活塞位移函数；Ｃｇｐ＝Ｃｇｉｐ＋Ｃｇｅｐ／２，Ｃｇｉｐ为给进油缸
内泄漏系数，Ｃｇｅｐ为给进缸外泄漏系数；βｇｅ为给进油缸
有效体积弹性模量，Ｖｇｔ为给进油缸腔的总容积。

推进油缸活塞上的力平衡方程为：

ＡｐＰ７Ｌ（Ｓ）＝ｍｔＳ
２ＸＰ（Ｓ）＋ＢｐＳＸｐ（Ｓ）＋

ＫｔＸｐ（Ｓ）＋ＦＬ（Ｓ） （１３）
式中：ｍｔ为活塞、油液及负载等效到活塞上的总质量；
Ｂｐ为活塞和负载的粘性阻尼系数；Ｋｔ为负载的弹簧刚
度；ＦＬ（Ｓ）为作用在活塞上的外负载力函数。

由式（８）～（１３）可得ＰＶＧ３２负载敏感多路阀控推
进油缸仿真模型如图４所示。

图４　ＰＶＧ３２负载敏感多路阀控给进油缸仿真模型
Ｆｉｇ．４ＰＶＧ３２ｌｏａｄｓｅｎｓｉｔｉｖｅｖａｌｖｅｃｏｎｔｒｏｌｌｅｄｆｅｅｄｉｎｇｃｙｌｉｎｄｅｒｍｏｄｅｌ

２．１．３　低压操作控制阀数学模型
低压操作控制阀等效阀芯运动微分方程为：
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ＦＤ（ｓ）－ＫＤＸＤ（ｓ）＝ｍＤｓ
２ＸＤ（ｓ） （１４）

式中：ＦＤ（ｓ）为低压操作控制阀操作负载函数；ｍＤ为低
压操作控制阀等效阀芯、油液等效到阀芯上的总质量；

ＫＤ为低压操作控制阀的弹簧刚度；ＸＤ（ｓ）为低压操作控
制阀阀芯位移函数。

低压操作控制阀的流量方程为：

　ＱＤ（ｓ）＝ＫＤｑＸＤ（ｓ）＋ＫＤＰ（ＰＤ１（ｓ）－ＰＤ２（ｓ））（１５）
式中：ＰＤ１（ｓ）、ＰＤ２（ｓ）为方向阀Ⅱ两端液控压力函数；
ＫＤｑ、ＫＤＰ分别为低压操作控制阀流量增益系数及流量压
力系数；Ｑ３Ｌ（ｓ）为低压操作控制阀出油口流量函数。

由式（１４）、（１５）可得低压操作控制阀仿真模型如
图５所示。

图５　低压操作控制阀仿真模型
Ｆｉｇ．５Ｌｏｗｖｏｌｔａｇｅｏｐｅｒａｔｉｏｎｃｏｎｔｒｏｌｖａｌｖｅｓｉｍｕｌａｔｉｏｎｍｏｄｅｌ

２２　旋转液压回路液压系统数学模型
旋转回路液压系统如图６所示，负载敏感泵在电

动机的驱动下为 ＰＶＧ１００负载敏感多路阀提供高压油
源，ＰＶＧ１００负载敏感多路阀在低压控制阀的液压力
推动下进行工作位状态切换，驱动Ａ６Ｖ１６０马达完成规
定动作。ＰＶＧ１００负载敏感多路阀将给进回路的负载
反馈压力信号ＬＳ通过梭阀传递到负载敏感泵，对液压
系统的给进回路进行容积调速。

图６　旋转回路液压系统
Ｆｉｇ．６Ｒｏｔａｒｙｌｏｏｐｈｙｄｒａｕｌｉｃｓｙｓｔｅｍ

与给进回路液压系统相比，除了执行元件给进油

缸更换为马达外，回路其余部分相同。因此液压系统

中阀控马达部分传递函数不同外，其余部分传递函数

与给进回路相同。下面对马达进行数学建模。

马达的连续方程为：

ＱＬ（Ｓ）＝ＤｍＳθｍ（Ｓ）＋ＣｔｍＰＬ（Ｓ）＋
（Ｖｔ／４βｅ）ＳＰＬ（Ｓ） （１６）

式中：Ｃｔｍ＝Ｃｉｍ＋Ｃｅｍ／２为马达总的泄漏系数；Ｃｉｍ、Ｃｅｍ
为马达的内、外部泄漏系数；Ｄｍ为马达的排量；θｍ（Ｓ）
为马达转角函数；Ｖｔ为马达总容积；βｅ为马达有效体积
弹性模量。

马达轴上力矩平衡方程为：

ＤｍＰＬ（Ｓ）＝（ＪｔＳ
２＋ＢｍＳ＋Ｇ）θｍ（ｓ）＋ＴＬ（Ｓ）／ｉ（１７）

式中：Ｊｔ为马达及负载（折算到马达轴上）的总转动惯
量；Ｂｍ为马达及负载（折算到马达轴上）的总粘性阻尼
系数；Ｇ为负载的扭转弹簧刚度；ｉ为动力头传动比；
ＴＬ（Ｓ）为任意外负载力矩函数；Ｄｍ为马达排量；θｍ（ｓ）
为马达转角转角函数。

由式（８）、（９）、（１０）、（１１）、（１６）及（１７）可得
ＰＶＧ１００负载敏感多路阀控制马达方块图７。

图７　ＰＶＧ１００负载敏感阀控马达仿真模型
Ｆｉｇ．７ＰＶＧ１００ｌｏａｄｓｅｎｓｉｔｉｖｅｖａｌｖｅ
ｃｏｎｔｒｏｌｌｅｄｍｏｔｏｒｓｉｍｕｌａｔｉｏｎｍｏｄｅｌ

３　钻机液压系统动力学仿真

３１　给进回路液压系统仿真
利用ＭａｔｌａｂＳｉｍＨｙｄｒａｕｌｉｃｓ模块建立的给进回路液

压系统仿真模型如图８所示，根据钻机主要技术参数
表１相关参数对仿真模型进行参数设定。

图８　给进回路液压系统仿真模型
Ｆｉｇ．８Ｆｅｅｄｉｎｇｃｉｒｃｕｉｔｓｉｍｕｌａｔｉｏｎｍｏｄｅｌｏｆｔｈｅｈｙｄｒａｕｌｉｃｓｙｓｔｅｍ

低压换向阀控制信号及给进油缸加载载荷曲线如

图９、１０所示，低压换向阀控制信号分零值、正值段和
负值段，正常推进油缸加载载荷在换向阀正值段施加，

载荷峰值为３３０ｋＮ。运行仿真模型，结果以动态变化
曲线显示。
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图９　低压换向阀控制信号曲线
Ｆｉｇ．９Ｌｏｗｐｒｅｓｓｕｒｅｖａｌｖｅｃｏｎｔｒｏｌｓｉｇｎａｌｃｕｒｖｅ

图１０　油缸加载载荷曲线
Ｆｉｇ．１０Ｃｙｌｉｎｄｅｒｌｏａｄｉｎｇｃｕｒｖｅ

图１１　泵伺服油缸位移变化曲线
Ｆｉｇ．１１Ｓｅｒｖｏｃｙｌｉｎｄｅｒ

ｄｉｓｐｌａｃｅｍｅｎｔｃｕｒｖｅｏｆｐｕｍｐ

图１２　泵负载敏感阀阀芯位移变化曲线
Ｆｉｇ．１２Ｖａｒｉａｔｉｏｎｃｕｒｖｅｓｏｆｌｏａｄｓｅｎｓｉｔｉｖｅ
ｖａｌｖｅｓｐｏｏｌｄｉｓｐｌａｃｅｍｅｎｔｐｕｍｐ

图１３　负载敏感泵出油口压力变化曲线
Ｆｉｇ．１３Ｔｈｅｏｉｌｏｕｔｌｅｔｐｒｅｓｓｕｒｅ
ｏｆｌｏａｄｓｅｎｓｉｎｇｐｕｍｐ

图１４　负载敏感泵流量变化曲线
Ｆｉｇ．１４Ｆｌｏｗｃｕｒｖｅｏｆｌｏａｄｓｅｎｓｉｎｇｐｕｍｐ

　　泵伺服油缸位移、泵负载敏感阀阀芯位移、泵出油
口压力及流量动态变化曲线如图１１～１４所示，当控制
信号为零时，负载敏感阀芯位移瞬间升至最大，泵伺服

油缸活塞位移瞬间降至零，泵出油口压力逐渐升起，泵

流量近于零，即主换向阀处于非工作状态，负载敏感阀

阀芯进入左端，压力补偿阀处于右位，泵排量降至最

小，系统处于高压小流量状态。

当控制信号正向开启时，负载敏感阀阀芯位移变

为零，伺服油缸活塞位移逐渐增加，流量瞬间震荡后升

至某个平衡点，泵出油口压力快速降低，即主换向阀处

于工作状态，负载敏感阀及补偿阀阀芯处于右位，泵排

量逐渐增加，系统处于低压大流量状态；加载后，负载

敏感阀阀芯位移处于零位，伺服油缸活塞位移继续增

加，流量在不断调节中逐渐增加，即敏感阀及补偿阀阀

芯位于右位，泵排量随载荷变化逐渐增加，系统处于钻

机钻进状态；当施加载荷超过某个值后（约为１８０ｋＮ），
负载敏感阀阀芯位移在平衡位置点反复波动，且波幅

逐渐减小，油缸活塞位移减小，泵出油口压力约在２６
ＭＰａ附近平缓波动，流量在不断调节中逐渐减小，即负
载敏感阀芯位于平衡点，压力补偿阀阀芯位于左端开

始压力补偿，泵排量处于最小状态，系统于高压小流量

状态运行；当施加载荷降到某个值后（约为１８０ｋＮ），负
载敏感阀阀芯位移瞬间升至高值后波动平缓下降，伺

服油缸活塞位移降至零，泵出油口压力降低，流量升

高，即敏感阀及补偿阀位于右端，泵排量增加，系统处

于低压流量增加状态，恢复正常加载状态。

控制信号正负切换时，负载敏感阀芯位移、伺服油

缸活塞位移、泵出油口压力及流量处于过渡状态，其中

流量在切换时出现短暂剧烈震荡，当控制信号为负时，

负载敏感阀阀芯位移升至最大，油缸活塞位移降为零，

泵出油口压力逐渐减至某个稳定值，即敏感阀及压力

补偿阀阀芯位于右端，泵排量处于最大状态，系统处于

低压大流量状态。

由动态变化曲线图１０、１３可知，０．３ｓ至０．７ｓ时
间段为过载曲线段，过载压力切断值基本为两个动态

值，即ＰＶＧ３２负载敏感多路阀中的方向阀Ⅰ切换至过
载保护位及负载反馈溢流阀溢流导致的结果。且过载

状态切换时，系统无剧烈震荡等现象。因为 ＰＶＧ３２负
载敏感多路阀中的方向阀Ⅰ阀芯在两端控制压力及弹
簧力作用下移至压力补偿位实现负载油路与系统油路

的隔离，相比传统的单向阀隔离过载，冲击小，因此噪

音低，阀体使用寿命长。

通过仿真分析可知，所设计给进回路液压系统具

备压力补偿及负载反馈功能，即非过载时压力流量跟

随，过载时负载压力切断，具有节能和过载保护功能，

且系统负载反馈敏感度高，响应及时。除换向瞬间流

量短暂震荡外，给进回路液压系统压力和流量动态变

化平稳。
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３２　旋转液压回路液压系统仿真
同理建立旋转回路仿真模块如图１５所示。

图１５　旋转液压回路仿真模型
Ｆｉｇ．１５Ｒｏｔａｔｉｎｇｃｉｒｃｕｉｔｓｉｍｕｌａｔｉｏｎ
ｍｏｄｅｌｏｆｔｈｅｈｙｄｒａｕｌｉｃｓｙｓｔｅｍ

　　给出控制信号及仿真结果如图１６～图２０所示。
马达Ａ、Ｂ油口压力及泵出油口压力变化曲线由图

１８可知：控制信号为正向阶段时，马达油口Ａ压力曲线
跟随泵出油口压力曲线变化，且接近泵出油口压力，控制

信号切换到负时，马达油口Ｂ压力曲线跟随泵出油口压
力动态曲线变化，且接近泵出油口压力，即整个液压系统

油路压力跟随负载油路压力变化，油路系统无局部高压

现象。因此局部高压造成的泄漏油量较小。

结合泵出油口流量变化曲线图１９可知，控制信号
处于零位时，泵出油口流量接近零，控制信号处于工作

位，无负载时，流量迅速达最大值，主轴加载到 ６０００
Ｎ．ｍ时，流量有较小幅度的降低。即系统能够跟随负
载变化提供所需的压力、流量和功率，提高了系统效

率、平稳性和节能性，压力和流量无剧烈震荡现象。

图１６　低压换向阀控制信号曲线
Ｆｉｇ．１６Ｌｏｗｐｒｅｓｓｕｒｅｖａｌｖｅ
ｃｏｎｔｒｏｌｓｉｇｎａｌｃｕｒｖｅ

图１７　动力头主轴加载扭矩曲线
Ｆｉｇ．１７Ｔｏｒｑｕｅｌｏａｄｓｉｇｎａｌｏｆｔｈｅｈｅａｄｐｏｗｅｒ

图１８　马达Ａ、Ｂ口及泵出油口压力变化曲线
Ｆｉｇ．１８Ｖａｒｉａｔｉｏｎｃｕｒｖｅｏｆｍｏｔｏｒ
ａｎｄｔｈｅｐｕｍｐｏｕｔｌｅｔｐｒｅｓｓｕｒｅ

图１９　泵出油口流量变化曲线
Ｆｉｇ．１９Ｐｕｍｐｏｕｔｌｅｔｆｌｏｗｃｕｒｖｅ

图２０　动力头主轴转速变化曲线
Ｆｉｇ．２０Ｔｈｅｒｏｔａｔｉｏｎｓｐｅｅｄｖａｒｉａｔｉｏｎｏｆｔｈｅｈｅａｄｍａｉｎｓｈａｆｔ

结合动力头主轴转速变化曲线图２０可知，马达处
于最大排量状态时，旋转液压系统仿真结果与转矩转

速设计参数基本吻合，因此所设计液压系统符合设计

要求。

４　结　论

为了研究液压系统回路动态特性对钻机性能的影

响，本文利用 ＭａｔｌａｂＳｉｍＨｙｄｒａｕｌｉｃｓ仿真模块针对 ＺＹ
ＷＬ６０００Ｄ型全液压定向钻机给进回路与旋转回路液
压系统进行了动态特性研究。根据仿真结果分析得出

的结论有：

（１）根据给进回路液压系统仿真结果，所设计系
统呈现非过载时压力、流量跟随，过载时负载压力切

断，具有节能和过载保护功能。系统负载反馈敏感度

高，响应及时。滑阀隔离过载保护相比传统的单向阀，

冲击小。

（２）根据旋转回路液压系统仿真结果可知，负载
敏感系统无过大的局部高压，降低了能耗及系统震荡

强度；除了控制信号复位瞬间压力波动外，压力和流量

均无剧烈震荡现象；在马达最大排量状态，旋转液压系

统仿真结果与转矩转速设计参数吻合，液压系统设计

符合要求。
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