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基于特征线理论的阀控液压管路瞬变过渡流数值分析
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摇 摇 摘要: 针对伺服阀控液压管路系统内部流体振荡问题,考虑了瞬变过渡流的实际运动过程,分
析了动态过程中油液压缩性对油液动量的改变,建立了阀控液压管路系统动态数学模型。 采用一

维流体瞬变理论,利用特征线法及有限差分格式,对液压系统管路关机油击的瞬变流动进行数值分

析,给出了特征线数学模型的计算方法,并通过实验进行了验证。 研究结果表明:该分析方法能够

合理、有效地描述系统瞬变特性和管路油击现象。 可为其他管路系统的分析设计和优化提供指导。
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Characteristic鄄based Numerical Analysis of Transitional Flow
in Servo鄄controlled Hydraulic Piplines
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Abstract: According to the oscillating flow in servo鄄controlled hydraulic piplines, the actual movement of
the transient transition flow was considered. The momentum change of the fluid was analysised in the
transient process based on considering its micro鄄compression, and an improved fluid dynamic model of
pipeline was proposed. Based on the one鄄dimensional fluid transient theory, the analytical model of fluid
transients in hydraulic piplines was carried out by the characteristic method and the finite difference meth鄄
od. The correctness of the simulation was approved by the comparison of calculation data with experiment
data . The results show that these models give more reasonable descriptions for water hammer and flow os鄄
cillation during servo valve starting process and can provide guidance for designs and experiments of the
hydraulic pipe system.
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0摇 引言

对于以流体作用为主要控制介质的机械结构,
流体振荡冲击对控制元件自身稳定性的影响始终是

值得深入研究的问题。 特别是针对航空航天领域,
火箭喷嘴等姿态调整设备在非稳态条件下,越来越

倾向于将部件性能利用至极限。 控制元件的快速开

关,不可避免地在管路形成油击,并在管系中传播、

反射,产生持续的流动振荡,造成液压系统密封失

效,推进剂泄漏,甚至使伺服阀结构遭到破坏,功能

受损,使系统失稳等[1]。 因此,研究液压管路油击

空间分布及压力瞬变规律等动态特性及其影响因

素,建立流体及管路系统方程,对改善系统管路设

计,抑制和消除油击对管路系统的危害,提高火箭运

行可靠性具有十分重要的意义。
瞬变过渡流作为一种流体冲击,国内外对此已
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展开研究,科学家 Allievi 以输水管路为研究对象,
最早提出著名的阿列维方程,奠定了流体冲击分析

的数学基础。 美国学者斯特里特考虑了流场中的每

一点处的流动仅取决于上游流场中有限区域的性

质,采用解拟线性偏微分方程的精确步进型方法求

解,提出了特征线数值分析方法[2]。 文献[3]用特

征线法建立了管道的数学模型。 并提出了建立管路

边界方程的一般性方法。 文献[4]研究了仿真步长

对特征线算法稳定性的影响,但是其整个系统未考

虑油液的微压缩性。 对于流体流动和机械结构相互

结合的复杂控制系统,阀控受流体作用的结构表现

为流体-固体耦合动力学问题,其运动状态的改变

是瞬息的,即使流体本身运动的速度很小,但它的动

量变化很大,压力变化激烈。 此时必须把流体视为

弹性,对其动量的变化与传播方式的研究,才能得到

正确的结论。
本文以数字式自适应动态电液疲劳实验机研究

为依托,对伺服阀控液压管路系统建立了数学模型,
考虑油液的微小压缩性,采用特征线理论推导了液

压控制系统管内瞬变过渡流动态函数。 针对阀控液

压管路系统进行了数值分析及实验研究,验证了瞬

变过渡流的理论分析。

1摇 系统动态模型

1郾 1摇 系统描述

阀控液压管路系统原理图如图 1 所示,为了简

化计算,主要部件有零开口滑阀、油液管路、定压系

统。 主要参数有:p 为流体管道内压力,l 为流体管

道长度,Z 为伺服阀阀芯运动位移,M 为伺服阀阀芯

驱动力矩,u 为伺服阀阀芯运动速度。 有方向的变

量,以图中箭头的方向为正方向。
流体系统中,压力和流量等的传递是通过流体

进行的,所以要精确地做流体系统的力学描述,就必

须将流经管道的流体作为分散参数系统来分析,此
时设置在各处的执行元件作为流体运动的边界条

件。 此时假设在定压系统的进口处压力保持一定

的,该处的边界条件

p(0,t) = ps以常数,
式中 ps 为管道入口处流体压力。
1郾 2摇 系统数学方程

油击问题其动量变化、压力变化快,鄣u / 鄣t、鄣p / 鄣t
的数值不容忽视。 此时,运动学和动力学中的时变

项成为主要考虑对象,也是油击问题的本质。
假定液流摩擦与速度的平方成正比,且恒定液

图 1摇 阀控液压管路系统原理图

Fig. 1摇 Circuit of valve鄄controlled hydraulic piping system
摇

流的摩擦公式适用于所研究的非恒定流动。 管内流

体无旋回运动并且不受重力影响,流动为轴对称,压力

沿管路横断面相等。 同时忽略外力和热交换的影响。
流体运动的连续方程为

鄣籽
鄣t + u 鄣籽

鄣x + 籽 鄣u
鄣x = 0. (1)

假设压力及流速在油路断面内相等,从而忽略

流体径向运动分量。 其流体动力平衡条件为 Navi鄄
er鄄Stokes 方程

籽fsin琢 - 鄣p
鄣x + 鄣T

鄣x = 鄣(籽u)
鄣t + u 鄣(籽u)

鄣x . (2)

(1)式 ~ (2)式为流体力学一般问题均需满足

的。 对于油击现象还应加上弹性条件,才能反映该

问题的特殊性。 弹性流体状态方程如下:
d籽
籽 = dp

K , (3)

(1)式 ~ (3)式中:籽 为流体密度;p 为压强;u 为速

度;K 为油液的弹性模数;T 为黏性应力张量;f 为单

位质量流体上的外界质量力;琢 为外界质量力与液

流方向夹角。
将(3)式代入(1)式和(2)式,可得

鄣p
鄣t + u 鄣p

鄣x + K 鄣u
鄣x = 0, (4)

鄣u
鄣t + u 鄣u

鄣x + u
K
鄣p
鄣t = fsin琢 - 1

籽
鄣p
鄣x + 1

籽
鄣T
鄣x. (5)

(5)式中 T 反映的是液流本身的黏性及涡体紊

动造成液流内部的流体摩阻,从而导致流体机械能

量的损失。 根据经验,假定恒定状态的摩擦系数适

用于压强瞬态分析[5],此时瞬态黏性应力变化量符

合以下规律,因液流摩阻方向与流动方向恒定反向,
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因此模型取反,如(6)式:
鄣T
鄣x = - 籽 姿u | u |2D , (6)

式中:D 为管路直径;姿 为液流摩擦系数。

2摇 特征线数学模型的求解

特征线法是在瞬变流动研究领域内广泛使用的

数学模型[6]。 通过把一阶双曲型偏微分方程沿特

征线变为常微分方程,再离散为一阶有限差分方程

求近似解[7]。
引入微分算符 L,将(4)式和(5)式线性组合如

下:
L = 滓1L1 + 滓2L2 = 0, (7)

式中:L1 为(4)式;L2 为(5)式。
将(4)式和(5)式代入(7)式,并整理,

(

由此可得

滓2 +滓1
u )K X1 +滓1X2 +滓1fsin琢 +滓1籽

姿u |u |
2D =0;

X1 =

滓1

籽 +滓2u

滓2 +滓1
u
K

鄣p
鄣x + 鄣p

鄣t ;

X2 =
滓1u +滓2K

滓1

鄣u
鄣x + 鄣u

鄣t

ì

î

í

ï
ï
ï
ïï

ï
ï
ï
ïï .

(8)
由于 p 和 u 是连续函数,因此

dp
dt =

鄣p
鄣t + 孜 鄣p

鄣x,

du
dt =

鄣u
鄣t + 孜 鄣u

鄣x

ì

î

í

ï
ï

ïï ,
(9)

式中 孜 = dx
dt,即为特征线的斜率。

令

滓1

籽 + 滓2u

滓2 + 滓1
u
K

= 孜 = dx
dt;

滓1u + 滓2K
滓1

= 孜 = dx
dt

ì

î

í

ï
ï
ïï

ï
ï
ï .

(10)

则(8)

(

式即可化为常微分方程

滓2 +滓1
u )K

dp
dt +滓1

du
dt +滓1fsin琢 +滓1籽

姿u |u |
2D =0.

(10)式可整理成

滓 (1
1
籽 - u )K + 滓2(u - 孜) = 0;

滓1(u - 孜) + 滓2K = 0
{

.
(11)

为了确保(11)式存在非奇异解,则 滓1 及 滓2 的

系数的行列式必须为 0,于是

1
籽 - u

K u - 孜

u - 孜 K
= 0, (12)

可解得

孜 = u 依 K
籽 - u = dx

dt, (13)

则(13)式即为(10)式的相容方程。 为 x鄄t 平面上的

特征线,沿此特征线,管路动态偏微分方程组即可化

为常微分方程组:
C +特征线方程为

du
dt + Q +

dp
dt + fsin琢 + 籽 姿u | u |2D = 0;

dx
dt = u + K

籽 - u;

Q + = u
K + 1

籽K - u
K

ì

î

í

ï
ï
ïï

ï
ï
ïï .

(14)

C -特征线方程为

du
dt + Q -

dp
dt + fsin琢 + 籽 姿u | u |2D = 0;

dx
dt = u - K

籽 - u;

Q - = u
K - 1

籽K - u
K

ì

î

í

ï
ï
ïï

ï
ï
ïï .

(15)

如图 2 所示,P、R、S 三点应用于特征方程,同时

将一阶有限差分近似应用于(14)式和(15)式,可得

如下关系式:
管路系统中 C +特征线方程一般式为

uP - uR + QR1
(pP - pR) + QR2

( tP - tR) = 0;

(xP - xR) (= uR + K
籽 - u )R ( tP - tR);

QR1
=
uR

K + 1
籽K -

uR

K ;

QR2
= fsin琢 + 籽

姿uR | uR |
2D

ì

î

í

ï
ï
ï
ïï

ï
ï
ï
ïï .

(16)
管路系统中 C -特征线方程一般式为

uP - uS + QP1
(pP - pS) + QP2

( tP - tS) = 0;

(xP - xS) (= uS - K
籽 - u )S ( tP - tS);

QP1
=
uS

K - 1
籽K -

uS

K ;

QP2
= fsin琢 + 籽

姿uS | uS |
2D

ì

î

í

ï
ï
ï
ïï

ï
ï
ï
ïï .

(17)
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图 2摇 x鄄y 平面内管路特征线方程

Fig. 2摇 The characteristic lines of the plane x鄄y
摇

将油液管路等距分成 N 段,每段长为 驻x. 在 t
时刻,N 段的每一段处的状态已知,如图 3 所示的

R、S 及 P 点处的状态。 利用 C + 和 C - 线的交点确

定时间步长 驻t = 驻x / c,c 为液压管路特征线方程计

算步长. 由此可计算于时间 t + 驻t,沿该管路的点 2
到点 N 处的状态。 点 1 及点 N + 1 处的状态则要求

解 C +线及 C - 线与明确表示该边界条件的 p鄄v 关

系式来确定。

图 3摇 管路沿 x鄄t 平面的特征方程

Fig. 3摇 The pipeline爷s characteristic solution io x鄄t plane
摇

3摇 边界条件的处理

阀门方程及边界条件,利用阀门方程和与之相

连接的管路方程,即可确定阀门处边界点的参数

uN + 1 = 鬃u0 (pN + 1 - pc) / 驻p0, (18)
式中:u0 和 驻p0 为通过全开阀门的速度和压降;鬃 为

阀门特征值,即为阀门开度的变化规律。 研究阀门

关闭时:
鬃 = (1 - t / tc)m, t < tc;
鬃 = 0, t逸tc{ .

(19)

式中:tc 为阀门接受信号后动作时间; m 为阀门开

度变化规律表达式指数项,研究目标选用国产某类

喷嘴挡板伺服阀,阀号为 06081R. 查表可得 m 取

3.
阀门处管段连续方程

Qi,Ni = Qi,j, (20)
式中 Qi,Ni为阀门前一段管路出口流量。 由上述方

程、特征线右传方程和经充填方程转化得到有限差

分方程联立求得充填过程中的阀两端参数。

4摇 系统仿真及实验结果分析

液压油以恒定压力压入管道,通过伺服阀控制

流量。 在管道上因实验需要引出一路测压支管,实
验中的测压点位置为伺服阀进油口及出油口。 数值

模拟的目的就是按实际管路建立数理模型并划分网

格,用特征线法求解测压点处的关机油击压力。 实

验原理如图 4 所示。

图 4摇 管路瞬变过渡流分析实验原理图

Fig. 4摇 Experimental schematic of fluid transients in
servo鄄controlled hydraulic piping

摇

实验系统如图 5 所示,实验管路和流体条件为:
管长 l =10郾 8 m,油液密度 籽 =8郾 81 伊10 -7 kgf·s2 / cm4,
管路内径 d = 1郾 6 cm,流量 Q0 = 75郾 4 cm3 / s,管路的

纵向弹性系数 E = 2郾 15 伊 106 kg / cm2,油液的运动粘

度 淄 = 0郾 66 cm2 / s,弹性模数 K = 1郾 6 伊 109 Pa. 利用

微压缩黏性流体数学模型作为基本方程进行数值计

算,其边界条件是,管道入口的压力一定,出口的压

力曲线如图 3 所示,通过伺服阀阀门出口的压力时

间曲线,计算其时间函数。 差分网格的间隔是,沿管

路轴向以均匀间隔 驻t = 驻x / a,其中 a 为压力波在管

内传播速度,取 1 320 m / s.
其中实验信号采用频率为 20 MHz 三角波,供油

温度 40郾 2 益,仿真步长 1 ms,实际控制间隔 50 ms,
数据采样时间为 1 ms,精度为 16 位。

通过溢流阀及蓄能器组成调压稳定系统,同时

调节负载,伺服阀阀芯在平衡位置时,输入阶跃信号

控制伺服阀快速关闭,并通过检测伺服阀前置级衔

铁偏转角,得到伺服阀反馈信号。 如图 6 所示,t =
5 ms 为阀门开始动作时刻,t = 15 ms 为阀门完全关

闭时刻,此时阀门的动作时间 tc = 10 ms.
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图 5摇 管路瞬变过渡流分析实验台

Fig. 5摇 The bench of fluid transients in servo鄄controlled
hydraulic piping

摇

图 6摇 伺服阀控制及反馈曲线

Fig. 6摇 The control and feedback curves of the servo valve
摇

如图 7 ~图 8 所示,分别为将系统实验压力调

整为 14 MPa 时,阀控液压管路模型下的流体瞬变过

渡压力曲线与实验曲线的对比图。

图 7摇 微弹性流体油击计算及实测值

Fig. 7 摇 Actual measurement and calculated curves of water
hammer under the conditions of micro鄄elastic fluids

摇

从图 7 可看出,压力波周期约为 42 ms,考虑油

液的微压缩性实验结果与理论近似计算基本吻合。
最高油击压力值和油击压力变化趋势也都比较一

致,其最高油击压力达 24 MPa. 由图 8 可看出,如果

不考虑油液的微压缩性,和实测值相比,此时的计算

值与实测值油击压力,从第 2 个振荡周期开始计算

图 8摇 刚性流体油击计算值及实测值

Fig. 8摇 Actual measurement and calculated curves of water
hammer under the conditions of rigid fluids

摇

曲线周期明显缩短,且幅值略有下降。
如图 9 ~图 10 所示,分别为将系统实验压力调

整为 12 MPa 时,阀控液压管路模型下的流体瞬变过

渡压力曲线与实验曲线的对比图。

图 9摇 微弹性流体油击计算及实测值

Fig. 9 摇 Actual measurement and calculated curves of water
hammer under the conditions of micro鄄elastic fluids

摇

图 10摇 刚性流体油击计算值及实测值

Fig. 10摇 Actual measurement and calculated curves of water
hammer under the conditions of rigid fluids

摇

从图 9 可看出,压力波周期约为 44 ms,最高油

击压力值和油击压力变化趋势也都比较一致,其
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最高油击压力达 22 MPa. 由图 10 可看出,如果不

考虑油液的微压缩性和实测值相比,从第 2 个振

荡周期开始计算曲线周期明显缩短,且幅值略有

下降。
由图 7 ~图 10 的对比可看出,忽略油液的微压

缩性,将导致计算出的流体瞬变过渡流的压力振荡

周期减小的同时,振荡幅值略大。

5摇 结论

针对阀控液压管路瞬态过渡流动态特性,进行

了数学推导,获得了阀控液压管路系统的统一方程,
建立了基于特征线理论的液压管路系统数学模型。
在此基础上,采用一维流体瞬变理论,深入分析油液

单元的微压缩性对瞬变过渡流的动态影响。 最后利

用特征线理论对系统油击压力瞬变特性进行了数值

分析。 与实测结果比较表明,该方法能够准确地模

拟该类管路系统的油击特性,为阀控液压管路系统

的进一步研究奠定了基础。
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