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摘要:运用CFD软件Fluent对液压滑阀内部流场进行可视化分析,详细研究了阀芯受径向压力分

布情况和影响因素.计算发现,径向压力分布与阀口开度、入口流量、环割槽深径比、进出口油道的轴交

角都有密切的关系.阀口开度越大,径向压力波动越小;入口流量越大,环割槽深径比越小,径向压力波

动越大;与进出口轴交角为０°和９０°相比,进出口轴交角为１８０°时x＝０截面的径向压力分布更平稳.
同时,通过伯努利效应对入口中心截面处阀芯周向压力分布及阀芯轴向分段建立压力方程,通过理论分

析验证了仿真模型和结果的可靠性.最后分析了径向力不平衡产生的卡紧力及径向稳态液动力的分布

及其影响因素.
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Abstract:Toanalyzetheradialpressuredistributionsandinfluencefactorsofhydraulicslide

valves,avisualizedmodelofvalveinternalfluidswasestablishedbyCFDsoftwareFluent．ThecalcuＧ
lationsshowthedistributionhascloserelationshipswiththesizesofnotch,flowsofentrance,aspects
ratioofgroovecutandtheanglesofinputandoutputoilpassages．Thelargerthesizeofnotchisthe
largerfluctuateofradialpressurewillbe．Thelargertheflowofentranceisthesmalleraspectratioof
groovecutandthelargerfluctuatewillbe．Thedistributionbecomemorestableunderthe１８０°angle
ofinputandoutputoilpassagesratherthanthesituationof０°and９０°atx＝０section．Meanwhile,the
circumferentialpressurefunctionsanddistributionofinletmiddlesectionandaxialpressurefunctions
wereestablishedbysegmentationaccordingtoBernoullieffecttoverifythereliabilityofthesimulation
modelandresults．Finally,theinfluencingfactorsanddistributionofclampingforcescausedbythe
unbalancesofradialpressuresandradialsteadyＧstatefluidforceswereanalyzed．
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０　引言

液压换向阀广泛应用于液压系统中,其稳定

性和可靠性直接关系着液压系统的正常工作.换

向阀的内部结构特征使得液体流动过程中会产生

难以控制的液动力,影响液压换向阀工作的稳定

性和可靠性.国内外学者对液压滑阀液动力进行

了多方面的研究.吴小峰等[１]利用计算流体动力

学(CFD)方法研究了液压换向阀轴向瞬态液动力

的影响因素,为滑阀内部流道结构参数的优化设

计提供方法;王安麟等[２]针对液压换向阀开启过

程,运用CFD方法进行了动态模拟,对流道结构

参数进行优化设计,为提高滑阀性能提供了定量

化设计参考;朱钰[３]利用CFD和 MATLABSimＧ
ulink软件分析了３种不同阀口对液控换向阀流

场稳态轴向力、液动力等的影响;付文智等[４]利用

有限元方法分析滑阀式换向阀工作过程中内部流

体速度沿圆周方向的分布情况;赵蕾等[５]通过

CFD软件进行滑阀内部流场分析,研究了瞬态液

动力、流量系数等参数对滑阀结构设计的影响.
一些学者对滑阀内部进行了CFD仿真,研究了不

同结构对滑阀内部的液动力影响并进行了相关实

验验证[６Ｇ９].以上研究除了文献[５]对滑阀径向不

平衡力进行了沿轴线的仿真外,其他学者都是在

假设径向不平衡力对称的前提下,对滑阀轴向稳

态、瞬态液动力进行 CFD仿真研究,或者研究阀
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口或阀芯结构对滑阀轴向液动力的影响.本文重

点针对滑阀径向不平衡力进行 CFD模拟仿真计

算和理论分析,详细分析了阀口开度、入口流量、
出口压力、环割槽深度以及进出口位置等因素对

滑阀径向力不平衡的影响,提出减小径向力不平

衡的方法,进而减轻阀芯磨损,减小液压卡紧力.

１　滑阀结构模型

液压系统中的滑阀主要用于控制油路的通

断,选择两位两通滑阀作为研究对象进行建模仿

真,如图１所示.此阀采用出口节流的方式,主要

结构参数见表１.利用SolidWorks建立阀腔流

体的三维模型,将此模型导入 Hypermesh,对模

型采用带５层边界层的四面体网格划分,单元总

数为２１９３０６,节点数为５００７０８,如图２所示.定

义进口、出口和壁面导入 Fluent中,定义流动介

质为３２号液压油,选择 Transient瞬态模拟,标
准kＧε湍流模型,定义入口类型为流量入口,出口

类型为压力出口,选取有限体积法中常用的SIMＧ
PLE算法设置仿真补偿和时间,对此模型在不同

条件下进行仿真.图３为０．５mm 阀口开度下,
出口压力为５MPa、入口流量为５L/min的压力

分布云图.

图１　滑阀阀口平面图

Fig．１　Sectionplanofslidevalve

表１　 滑阀主要结构参数

Tab．１　Parametersofslidevalvemainstructure mm

环割槽长度

L１

活塞直径

dh

活塞环长度

Lh

活塞杆直径

dg

出口直径

do

７ １１ ７ ６ ６

２　 计算流体动力学控制方程

连续性方程:

∂ρ/∂t＋ Ñ(ρv)＝０ (１)

运动方程:
∂(ρv)/∂t＋v Ñ(ρv)＝ρf－ Ñp＋ρμ Ñ２v (２)

图２　 流体三维网格

Fig．２　３Dmeshofthefluid

图３　 压力云图

Fig．３　Pressurecontour

标准kＧε湍流方程:
∂(ρk)/∂t＋ Ñ(ρvk)－ Ñ(Γk Ñk)＝p－ρε (３)

∂(ρk)/∂t＋ Ñ(ρvk)－ Ñ(Γτ Ñε)＝
ε
k

(Cτ１pk －Cτ２ρε) (４)

Γk ＝μ＋μi/σk　　Γτ ＝μ＋μi/στ

式中,ρ 为流体密度;v为速度矢量;f 为作用在单位质量

流体的体积力矢量;p 为压力;k 为湍动能;ε 为耗散率;

Γk、Γτ 为耗散系数;μ 为动力黏度;μi 为i方向的动力黏

度,i＝x,y,z;Cτ１、Cτ２、σk、στ 为湍流模型常数.

３　 滑阀CFD仿真结果分析

３．１　 仿真条件

为了研究阀芯径向压力的分布情况及影响因

素,设置了不同阀口开度、出口压力、入口流量、环
槽间隙以及进出油口位置进行研究,具体如表２
所示.

表２　 仿真参数

Tab．２　Simulationparameters

阀口开度xv(mm) ０．２,０．５,２．５,５
出口压力(MPa) １,５,８

入口流量qVi(L/min) ２０,６０
环割槽深径比e/dh ０．１８,０．３６,０．７３

进出油口空间轴交角(°) ０,９０,１８０

３３３２
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３．２　 仿真结果

将仿真结果导入 Tecplot,提取x ＝０、z＝
３．５mm及z＝１５．５mm三个截面阀芯上相关点的

压力值,相关点的位置如图４所示.利用Excel进

行数据汇总和曲线生成.其中在x＝０截面上获

取的压力点可用于衡量阀芯在y方向的径向压力

不平衡状况(图４a),在z＝３．５mm和z＝１５．５mm
截面获取的压力值(图４b)可用于衡量进出口处

阀芯圆周方向的径向压力的不平衡状况.

　　　　
(a)x ＝０

　
(b)z＝３．５mm(AＧA),
z＝１５．５mm(BＧB)

图４　 获取阀芯上压力的点位置

Fig．４　Pressurepositiontoobtainonthevalvecore

图５~ 图７为几种仿真条件下获得的压力分

布曲线,采用三个截面上获取的压力点进行度量,
相关点处压力处理的具体方法如下.

(１)在x＝０截面上,采用了图４a中阀芯进出

口侧“×”点的压力减去对应“⊕”点的压力得到

x＝０截面上阀芯径向压力差,即
Δpx＝０ ＝p×－p (５)

(２)z＝３．５mm截面和z＝１５．５mm截面分别

是入口处中间截面 AＧA 和出口处中间截面BＧB,
如图４b所示.每隔３０°获取两截面上的压力值减

去该截面上１２个点压力的平均值得到周向压力

差分布,即
Δpz＝３．５(１５．５) ＝pθ＝０°,３０°,,３３０°－p (６)

p ＝
１
n∑

３３０°

θ＝０°
pi (７)

图５a表示在x＝０的对称面上,阀口开度和

入口流量下阀芯上下两边的压力差分布,图５b表

示在z＝３．５mm 截面处,阀芯圆周方向压力差分

布.图６a表示出口压力及环割槽深径比对x＝０
截面处阀芯上下边压力差分布的影响,图６b表示

在z＝１５．５mm处,不同深径比下阀芯径向压力差

波动情况. 图７表示进出油口轴线空间夹角为

０°、９０°和 １８０°下阀芯径向压力不均匀的分布

情况.

３．３　 仿真结果分析

图５a中在x＝０截面处,入口处径向方向的

压力差分布基本稳定,入口结束,流体区域面积突

(a)x ＝０截面

(b)z＝３．５mm 截面

１．xv ＝０．２mm,qVi＝２０L/min

２．xv ＝０．５mm,qVi＝２０L/min

３．xv ＝２．５mm,qVi＝２０L/min

４．xv ＝５．０mm,qVi＝２０L/min

５．xv ＝０．２mm,qVi＝６０L/min

６．xv ＝０．５mm,qVi＝６０L/min

图５　 不同开口和不同入口流量下相关点压力分布

Fig．５　Pressuredistributionofrelatedpointsunder
differentopeningsanddifferentinletflow

然减小,产生局部压力损失,在变截面处产生第一

个压力波动,在环形节流口处产生第二个压力波

动,到达出口位置时产生第三个压力波动. 在

z＝３．５mm 截面处,周向压力不平衡分布近似相

对x＝０截面对称,并在入口处径向不平衡压力最

大.从表３中可以看出,随着阀口开度的增大,径
向压力不均匀度的分布幅值逐步减小并趋于稳

定;随着入口流量的增大,幅值急剧增大.由此可

知,大流量和小开口度对径向压力不平衡的影响

非常明显.
图６表明出口压力的变化对径向压力不均匀

特性影响甚微,但环割槽深e和阀芯活塞直径dh

的比值为０．１８时,对径向压力不均匀分布情况较

e/dh 为０．３６和０．７３时严重.图７中进出油口轴

交角为９０°时,在x＝０截面和y＝０截面上,阀芯

上下 边 压 力 差 变 化 幅 值 分 别 为 ０．０３５ MPa、

０．０７３MPa,轴交角为０°和１８０°时的压力差变化

幅值为０．０８０MPa和０．０７４MPa;在z＝３．５mm截

面处,圆周向压力分布不均匀度的幅值分别为

０．１１６MPa、０．１４７MPa、０．１１９MPa;在z＝１５．５mm
４３３２
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(a)x ＝０截面

(b)z＝１５．５mm 截面

图６　 不同出口压力和不同环割槽

深径比下相关点压力分布

Fig．６　Pressuredistributionofrelatedpointsunder
differentoutletpressureandaspectratioofgroovecut

(a)x ＝０截面

(b)z＝３．５mm 截面

图７　 不同进出油口分布下相关点压力分布

Fig．７　Pressuredistributionofrelatedpointsunder
differentinletandoutletposition

截面处周向压力分布不均匀度的幅值分别为

０．０５８MPa、０．０４６MPa、０．０４２MPa.从这三组数

据可以得出,轴交角为１８０°的阀芯径向压力分布

情况优于０°和９０°时的情况.

表３　 不同阀口开度和入口流量下压力差的峰峰值

Tab．３　Thepeakvalueofpressuredifferenceunder
differentvalveopeningandinletflow

阀口开度

xv(mm)

入口流量

(L/min)
不同截面压力差的峰峰值(MPa)

x ＝０ z＝３．５mmz＝１５．５mm
０．２ ２０ ０．１２３ ０．１３０ ０．０６
０．５ ２０ ０．０９９ ０．１３０ ０．０４２
２．５ ２０ ０．０７８ ０．１１９ ０．０２２
５．０ ２０ ０．０７５ ０．１１９ ０．０１６
０．２ ６０ １．００７ １．１７６ ０．５４４
０．５ ６０ ０．７２６ １．１６７ ０．３９２

４　 结果讨论和分析

针对上述结果,选择x＝０截面和z＝３．５mm
截面处的径向压力分布进行理论分析和对比

讨论.

４．１　z＝３．５mm截面

图８a是在入口流量 ２０L/min、出口压力

５MPa、进出口轴交角０°、环割槽深径比０．３６仿真

条件下,z＝３．５mm截面处,流体流动的速度矢量

图,图８b表示的是此截面的流体压力云图.从图

中可以观察压力和速度分布基本关于x＝０截面

对称.
伯努利效应反映了流体速度加快时,物体与

流体接触的界面上的压力会减小,反之压力会增

大.因此,在z＝３．５mm 截面上液体以稳定的流

动从入口经过阀芯阀杆处形成近似圆柱绕流.根

据伯努利现象,忽略质量力,阀杆周围绕流的速度

和压力分布的方程为

p＋ρv２

２ ＝p∞ ＋ρv２
∞

２
(８)

其中,p∞ 、v∞ 分别表示入口处稳定的压力和流

量.根据绕流过程中圆柱面上速度公式:
vα ＝ －２v∞sinα (９)

α 为参考点所在的极径与y 轴正方向的夹角,定
义量纲一压力系数Cp 来表示圆柱表面压力分布,

Cp ＝
p－p∞

ρv２
∞/２

,有

Cp ＝１－４sin２α (１０)

在２０L/min入口流量,即速度v为１１．８m/s、
入口直径d 为６mm、黏度ν为３２mm２/s的条件

下,计算此流动状态下的雷诺数

Re＝
vd
ν ＝２２１２＜２３２０

故流动状态为层流.根据流体力学[１０],圆柱体有

分离的层流绕流,分离点f 位置在α＝８４°处.图

９所示为压力系数曲线仿真和实验结果,在分离

点之前,仿真计算值和实验值十分吻合,在分离点

后,因参考的实验曲线是圆柱体无环绕流,后方无

５３３２
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(a)速度矢量图

(b)压力云图

图８　z＝３．５mm截面速度矢量图和压力云图

Fig．８　Velocityvectordiagramandpressurecontour
atz＝３．５mmsection

任何阻碍,实验得到分离点后压力值为常数.仿

真模型中,圆柱体绕流后会遇到圆柱外壁面,在分

离点后产生反向回流形成漩涡,导致在分离点后

速度相对于实验情况变小,压力值会增大,因此压

力系数相对于实验值偏大.在１８０°时因产生绕

流后驻点,阀芯表面在此处的流量会变小,压力系

图９　 实验参考和仿真计算的压力系数曲线

Fig．９　Pressurecoefficientcurvesofexperimental
referenceandsimulationcalculation

数在仿真条件下略有增大.

４．２　x＝０截面

图１０是与图８相同仿真情况下x＝０截面的

压力分布云图.流体经过进口流向出口,经历了

圆形管道g,扩展成环形绕流,经流道突然收缩至

h,至阀口 m 处向出口形成环形射流,最终汇聚成

出口流量.整个流动过程中阀芯在x＝０截面上

侧受到的压力变化沿着z 方向分成４个区域:①
区域是进口作用区,② 区域是截面收缩区,③ 区

域是环形节流区,④ 区域是出口作用区.

图１０　x＝０截面的压力云图

Fig．１０　Pressurecontourofx＝０section

① 区域阀芯上侧受到的压力

p１ ＝pi

式中,pi 为滑阀进口压力.

② 区域流道突然收缩产生的压力损失

Δp２ ＝ζρv２

２
(１１)

ζ＝１＋
１

C２
vC２

c
－

２
Cc

其中,ζ为局部阻力系数;Cc 为收缩系数,即缩流

断面面积与管道断面面积之比;Cv 为流量系数,
即缩流断面上实际的平均流量与理想的平均流量

之比[１１].故第 ② 区域阀芯受到压力

p２ ＝p１ －Δp２

对于 ③ 区域,运用薄壁小孔节流公式计算节

流损失:

Δp３ ＝ ρ
２

(Q
CqA０

)２ (１２)

A０ ＝πdh x２
v＋δ２

式中,Cq 为流量系数;A 为通流截面积;dh 为阀芯凸台直

径;δ 为径向间隙.

因此阀芯 ③ 区域受到的压力

p３ ＝p２ －Δp３

忽略旋涡的影响,④ 区域出口作用区的压力
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p４ ＝po

式中,po 为滑阀出口压力.

根据已知条件推出四段的绝对压力理论值

如下:
p１ ＝５．５１９MPa

Δp２ ＝ζρv２

２ ＝０．３２４×
８７２×１１．８２

２ ＝０．０２０MPa

Δp３ ＝ ρ
２

(Q
CqA０

)２ ＝０．３９６MPa

p４ ＝５．１MPa

图１１中两条曲线分别表示阀芯在x＝０截面

上理论和仿真压力沿着z 方向的分布,由结果可

以看出,除了区域 ② 外,仿真结果与理论结果的

分布趋势相似.因区域 ② 是经过流动截面突然

缩小还未稳定的区域,目前相关理论研究较少,故
理论曲线中忽略了流体此处的紊流损失.

图１１　x＝０截面阀芯上侧仿真和

理论压力值曲线

Fig．１１　Thesimulationandtheoreticalpressurecurves
atupsideofspoolatx＝０section

４．３　 卡紧力分析

由仿真结果得知,在x＝０截面,阀芯上侧压

力与下侧压力差的分布对阀芯径向方向压力分布

入口流量、环割槽深径比、阀口开度等有影响,对

０．５mm 阀口开度、６０L/min入口流量、５MPa出

口压力、e/dh＝０．１８条件下阀芯上下边所受的压

力差与作用面积积分后,其阀芯在x＝０截面上下

侧卡紧力沿轴向分布如图１２所示.由图可知,在z
＝３．５mm截面处,阀芯最大径向力差为１．０２N;在

z＝１５．５mm截面处,最大径向力差为－１．２１N.
在这种不均匀分布力的作用下,阀芯呈整体偏心

和倾斜的趋势.这种偏心和倾斜会产生液压卡紧

力,导致需要较大的驱动力才能驱动阀芯运动同

时产生摩擦损失.
径向不平衡力是产生卡紧力的主要诱因,很

多学者针对卡紧力做了大量的研究[１２Ｇ１４]. 通过

图５~ 图７中径向压力分布可得出,采用进出油

口轴交角１８０°的布置,可以减轻这种不均匀的压

力分布.选择合适的环割槽深径比,可削弱径向

力不平衡,减小阀芯卡紧力.

图１２　 卡紧力轴向分布曲线

Fig．１２　Axialdistributioncurveofclampingforce

４．４　 径向稳态液动力

稳态液动力是液体流经滑阀流道,因液体流

动动量变化而产生作用在阀芯上的附加力.绝大

多数文献针对轴向稳态液动力的研究认为,径向

力分布因结构对称可以抵消.但是,由于入口和

出口位置决定了结构仅是平面对称而并非轴对

称,经过仿真和理论分析,液体在流经阀口处时不

仅发生速度方向变化(与射流角有关),速度和压

差也非均匀分布.
根据动量定理,参照轴向稳态液动力计算滑

阀的径向稳态液动力

Fr ＝２CqCvπDxΔpsinθ (１３)

式中,θ为滑阀节流口处的射流角,理想滑阀取６９°.

图１３为阀口开度为 ０．５mm 入口流量为

６０L/min、出口压力为５MPa、e/dh ＝０．１８条件

下,液体经过阀口处产生的径向稳态液动力分布

曲线,峰峰值为１７．５N,可见,径向液动力对卡紧

力的影响不容忽视.

图１３　 径向稳态液动力周向分布曲线

Fig．１３　Circumferentialdistributioncurveofradial
steadyＧstatefluidforce

５　 结论

(１)滑阀阀芯径向不平衡力受到入口流量、阀
口开度、环割槽深径比及进出油口布局的影响,与
出口压力大小无关.在结构上设计合适的环割槽

深径比以及采用１８０°轴交角的进油口布局可以

缓解径向不平衡力分布.
(２)通过伯努利方程及分段方式对阀腔内流

体进行理论分析和计算,阀芯上压力分布和仿真
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结果压力值相近,趋势相似,仿真结果可靠.
(３)径向压力不平衡对卡紧力影响严重,在大

流量和小环割槽深径比的情况下,卡紧力分布会

导致阀芯偏心和倾斜;同样仿真条件下,经过阀口

产生的径向液动力分布的峰峰值高达１７．５N,会
进一步增大卡紧力.
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