
第 ４０ 卷　 第 １１ 期

２０１９ 年 １１ 月

仪 器 仪 表 学 报
Ｃｈｉｎｅｓｅ Ｊｏｕｒｎａｌ ｏｆ Ｓｃｉｅｎｔｉｆｉｃ Ｉｎｓｔｒｕｍｅｎｔ

Ｖｏｌ􀆰 ４０ Ｎｏ􀆰 １１
Ｎｏｖ． ２０１９

ＤＯＩ： １０􀆰 １９６５０ ／ ｊ．ｃｎｋｉ．ｃｊｓｉ．Ｊ１９０５４３５

收稿日期：２０１９⁃０８⁃０１　 　 Ｒｅｃｅｉｖｅｄ Ｄａｔｅ：２０１９⁃０８⁃０１
∗基金项目：国家自然科学基金（５１６７５４９９）、浙江省公益性技术应用研究计划（ＬＧＧ１８Ｅ０５０００９）项目资助

高速机车防滑阀动特性仿真及测试方法研究∗

胡晓峰１，闫富菊２，郭　 斌１，陆　 艺１，赵　 静３

（１􀆰 中国计量大学　 杭州　 ３１００１８； ２􀆰 南京航空航天大学　 南京　 ２１１１００；
３􀆰 杭州沃镭智能科技股份有限公司　 杭州　 ３１００１８）

摘　 要：防滑阀为高速机车防滑制动的关键执行部位，当前缺少对其动特性的全面研究，存在仿真结果和检测结果无法统一的

问题。 首先，基于 ＭＡＴＬＡＢ ／ Ｓｉｍｕｌｉｎｋ 软件设计了防滑阀的物理仿真模型，获得了不同工作压力下防滑阀动特性的仿真曲线。
其次，基于数据采集技术及气动控制技术研制了检测系统，实现对其动特性检测；通过获得高度拟合的仿真曲线和实验曲线，交
互验证了仿真模型的正确性和检测系统的可靠性。 最后，为全面分析相关参数对防滑阀动特性的影响，基于显著性分析理论和

回归分析理论，在完成试验因子和动特性显著性分析的基础上，采用响应曲面法应用拟合总效果判定系数 Ｒ２ ＝ ０􀆰 ９９９ ９、
０􀆰 ９９６ ７，修正判定系数 Ｒ２

ａｄｊ ＝ ０􀆰 ９９８ ５、０􀆰 ９９５ ２ 和预测判定系数 Ｒ２
ｐｒｅ ＝ ０􀆰 ９９７ ７、０􀆰 ９９２ ７ 的量化指标评估了试验设计的合理性，为

防滑阀的结构优化设计提供了合理、可行的方法。
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０　 引　 　 言

防滑阀是轨道车辆防滑制动系统的执行部件，广泛

应用于轨道交通车辆的防滑制动系统。 当轮轨间发生滑

行时，列车可通过防滑制动的控制单元控制防滑阀的充

排气动作，进而调节制动压力的大小，减少列车的滑行故

障，确保列车制动安全。
当前，对防滑阀动特性的研究主要有：李邦国等［１］采

用 ＡＭＥＳｉｍ 软件建立了防滑阀的仿真模型，但其仅根据

测试标准验证了模型仿真结果的正确性；王旭如等［２］ 提

出基于数据采集技术开发试验台，实现了防滑阀充排气

性能检测；陈宁等［３⁃５］ 研制了防滑器的综合性能检测台，
实现了对防滑阀动特性的部分功能检测。

另一方面，防滑阀核心部件为气控型高速电磁阀，该
类电磁阀种类及检测项目众多。 当前对气控型高速电磁

阀研究主要有：黄维纲等［６］从电磁阀的数学模型入手，仿
真分析了高速电磁阀的开启关闭特性，提出高速电磁阀

的优化设计建议。 此外，文献［７⁃１０］在建立气控型高速

电磁阀仿真模型模型的基础上，研究了基于 ＰＷＭ 波的

电磁阀控制优化问题。
上述研究工作对防滑阀动特性进行了初步的研究，但

在实现防滑阀研究的系统化、全面化和检测的自动化、智
能化的需求下，以上研究存在保密性、检测标准不统一、检
测项目不全面、仿真结果和检测结果无法统一等问题。 基

于此，本文在以上工作的基础上开展了对防滑阀性能检测

及仿真开展研究。 首先在分析防滑阀结构特征与工作原

理的基础上，应用 ＭＡＴＬＡＢ ／ Ｓｉｍｕｌｉｎｋ 软件建立防滑阀数学

模型，基于数据采集、气动控制、虚拟仪器技术研制了检测

台，实现对其动特性测试，再通过实测曲线和仿真曲线交

叉验证了仿真模型的仿真精度和测试系统的测试精度。
基于显著性分析理论和回归分析理论，采用响应曲面法以

结构参数为试验因子分析其对动特性的影响，为防滑阀的

结构优化设计提供理论依据及可行方法。

１　 防滑阀工作原理

防滑阀内部结构原理如图 １ 所示，其动特性响应主要

由两个电磁阀———进气电磁阀、排气电磁阀控制。 通过接

线柱 ５ 分别控制进气电磁阀和排气电磁阀通断电压，控制

动铁芯 ＶＭ１、ＶＭ２ 开启与关闭，进而控制进气膜板 ８、排气

膜板 ４ 开度，实现进气口 Ｄ、出气口 Ｃ 和排气口 Ｏ 的通断。
防滑阀具有进气、保压、排气 ３ 个工作状态。
１）进气工作状态：进气电磁阀和排气电磁阀均不带

电，压缩空气由进气口 Ｄ 经由出气口 Ｃ 输出至制动缸，
实现制动；

２）保压工作状态：进气电磁阀得电，排气电磁阀不带

电，进气膜板 １０ 关闭，排气膜板 ４ 关闭，此时出气口 Ｃ 处

于压力保持状态，制动缸压力保持不变；
３）排气工作状态：进气电磁阀、排气电磁阀均得电，

进气膜板关闭，排气膜板导通，防滑阀出气口与排气口导

通，制动缸压缩气体经出气口 Ｃ 外排，制动压力下降。

１．排气电磁阀励磁线圈；２．排气动铁芯 ＶＭ２；３．排气控制室；４．排气

膜板；５．接线柱；６．进气动铁芯 ＶＭ１；７．进气电磁阀励磁线圈；８．进
气弹簧；９．进气控制室；１０．进气膜板；１１．过滤塞；Ｃ．气体输出口；
Ｄ．气体输入口；Ｏ．排气口

图 １　 防滑阀结构原理

Ｆｉｇ．１　 Ｓｃｈｅｍａｔｉｃ ｏｆ ｔｈｅ ａｎｔｉ⁃ｓｋｉｄ ｖａｌｖｅ ｓｔｒｕｃｔｕｒｅ

２　 防滑阀动特性数值仿真

防滑阀进气、排气电磁阀均为气控型高速电磁阀，动
铁芯在电磁力的作用下做往复开启、关闭运动，控制进

气、排气膜板开闭开度，在腔室压力、复位弹簧等多重作

用下，控制进气口 Ｄ、出气口 Ｃ 和排气口 Ｏ 的气路通断，
实现防滑阀工作状态的转换，其内部器件非线性耦合关

系如图 ２ 所示。

图 ２　 防滑阀数值模型耦合关系

Ｆｉｇ．２　 Ｃｏｕｐｌｉｎｇ ｒｅｌａｔｉｏｎ ｏｆ ｎｕｍｅｒｉｃａｌ ｍｏｄｅｌ

结合电磁系统、机械系统、气路系统及气室充排气数

学模型完成防滑阀的数学模型设计。 为简化数学模型建

立，首先做如下假设［１１⁃１５］：
１）阀体内部温度分布均匀，流经阀口的气体视为一
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元等熵流动，阀体无泄漏；
２）复位弹簧等弹性零件在形变过程中刚度固定

不变；
３）对防滑阀的电磁阀建模，可忽略由温度和漏磁等

现象引起的电路、磁路中的电阻、磁阻的变化；
４）电磁阀控制电压为理想阶跃信号。

２􀆰 １　 电磁系统数学模型

电磁阀励磁线圈得电，动铁芯在电磁力的作用下运

动，应用基尔霍夫电压定律建立输入电压和励磁电流响

应关系，进而建立电流和电磁的关系方程。

Ｕ ＝ ＩＲ ＋ Ｌ ｄｉ
ｄｔ

Ｌ ｄｉ
ｄｔ

＝ Ｎ ｄϕ
ｄｔ

ì

î

í

ï
ï

ï
ï

（１）

式中：Ｕ 为电磁阀驱动电压；Ｉ 为线圈内电流；Ｒ 为线圈电

阻；Ｌ 为电感；Ｎ 为匝数；Φ 为磁通量。
由于磁路中总磁阻由导磁体的磁阻、非工作气隙磁

阻和工作气隙磁阻组成，由基尔霍夫磁压定律求得由电

压变化引起的磁路中磁通量数值，结合麦克斯韦电磁方

程求得电磁力的大小，如下式：
ＮＩ ＝ ϕＲｍ

Ｒｍ ＝ Ｒｍｆ ＋ Ｒδ ＋ Ｒ ｆ

Ｒｍｆ ＝
ｌｍ
μＳ

Ｒδ ＝
δ０ － ｘ
μ０Ａ

ì

î

í

ï
ï
ï

ï
ï
ï

（２）

Ｕ ＝
Ｒ Ｒｍｆ ＋

δ０ － ｘ
μ０Ａ

＋ Ｒ０
æ

è
ç

ö

ø
÷

Ｎ
ϕ ＋ Ｎ ｄϕ

ｄｔ
（３）

Ｆｅ ＝
ϕ２

２μ０Ａ
（４）

式中： Ｒｍ 为磁路中总磁阻；Ｒｍｆ 为导磁体磁阻；Ｒ ｆ 为磁路

中非工作气隙磁阻；Ｒδ 为磁路中工作气隙磁阻；δ０ 为阀芯

与固定铁芯的最大气隙长度，单位为 ｍ；ｘ 为动铁芯位移；
Ａ 为气隙处横截面积；μ０ 为真空磁导率， 取 ４π×１０－７ Ｗｂ ／
Ａ·ｍ；Ｆｅ 为电磁力；Φ 为磁通量。
２􀆰 ２　 机械系统数学模型

应用牛顿第二定律建立动铁芯的数学模型、进排气

膜板的数学模型。 动铁芯 ＶＭ１、ＶＭ２ 在电磁力、气压作

用力和动铁芯弹簧复位力的作用下运动。

ｍ１ｘ
··

１ ＝ Ｆｅ１ ＋ ｐ１ａ１ － ｋ１（ｘ１ ＋ ｘ１０） － ｃｘ̇１ （５）

ｍ２ｘ
··

２ ＝ Ｆｅ２ － ｐ２ａ２ － ｋ２（ｘ２ ＋ ｘ２０） － ｃｘ̇２ （６）
式中：ｍ１、ｍ２ 分别为动铁芯 ＶＭ１、ＶＭ２ 质量；Ｆｅ１、Ｆｅ２为动

铁芯受到的电磁力；ｐ１、ｐ２ 为气体压力；ｋ 为弹簧刚度；ｘ１、
ｘ２ 为动铁芯的位移，ｘ１０、ｘ２０为复位弹簧预紧量；ｃ 为阀芯

运动阻尼。
防滑阀进气膜板运动过程中受到其左、右侧腔室压

力及进气膜板复位弹簧的多重作用；排气膜板则承受其

左、右侧腔室压力作用，两者运动方程如式（９）。

ｍ３ｘ
··

３ ＝ ｐ３ｌａ３ｌ － ｋ３（ｘ３ ＋ ｘ３０） － ｃｘ̇３ － ｐ３ ｒａ３ ｒ （７）

ｍ４ｘ
··

４ ＝ ｐ４ｌａ４ｌ － ｐ４ ｒａ４ ｒ － ｃｘ̇４ （８）
式中：ｍ３、ｍ４ 为进排气膜板的质量；ｐ ｌ、ｐｒ 为膜板左右气

室的压力；ｋ 为弹簧刚度；ｘ３、ｘ４ 为进排气膜板开度的大

小；ｘ３０、ｘ４０为复位弹簧预紧量；ｃ 为阀芯运动阻尼。
２􀆰 ３　 气室充排气数学模型

防滑阀气体流量特性通过气室充排气过程来反映，
利用气体进入气室的瞬时质量流量方程结合一元等熵质

量流量方程和理想气体状态方程，得到压力变化的微分

方程，如下式所示。

ｄｐ
ｄｔ

＝

ｋＡｐ０

Ｖ
２

ｋ ＋ １
æ

è
ç

ö

ø
÷

２ｋＴＲ０

ｋ ＋ １
，

　 　 （０ ≤ ｐ ／ ｐ０ ＜ ０􀆰 ５２８ ）

ｋＡｐ０

Ｖ
２ｋＴＲ０

ｋ － １
ｐ
ｐ０

æ

è
ç

ö

ø
÷

２
ｋ

－ ｐ
ｐ０

æ

è
ç

ö

ø
÷

ｋ＋１
ｋ

é

ë
êê

ù

û
úú ，

　 　 （０􀆰 ５２８ ≤ ｐ ／ ｐ０ ≤ １）

ì

î

í

ï
ï
ï
ï

ï
ï
ï
ï

（９）

式中：绝热系数 ｋ ＝ １􀆰 ４；气体常数 Ｒ０ ＝ ２８７􀆰 １ Ｊ ／ （ｋｇ·ｋ）；
气体绝对温度 Ｔ ＝ ３１３ Ｋ；Ｖ 为腔室内容积；ｐ０ 为输入压

力；ｐ 为输出压力；Ａ 为节流口表面积，由防滑阀阀芯结构

可知，其阀芯结构满足截式阀芯结构，其节流口表面积

Ａ（ ｔ）＝ πｄｘ（ ｔ）单位为 ｍ２。
２􀆰 ４　 防滑阀物理仿真模型

基于以上对防滑阀数学模型分析可知，动特性仿真模

型主要分为：电磁仿真模型、动铁芯 ＶＭ１、ＶＭ２ 仿真模型、
进排气膜板仿真模型和负载气室充排气仿真模型；输入信

号为气源压力信号和控制电磁阀的电压信号，输出信号为

腔室压力值。 图 ３ 所示为基于 ＭＡＴＬＡＢ ／ Ｓｉｍｕｌｉｎｋ 的防滑

阀物理仿真模型，表 １ 所示为物理仿真模型关键参数。

图 ３　 防滑阀的仿真模型

Ｆｉｇ．３　 Ａｎｔｉ⁃ｓｋｉｄ ｖａｌｖｅ ｓｉｍｕｌａｔｉｏｎ ｍｏｄｅｌ
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表 １　 防滑阀结构参数

Ｔａｂｌｅ １　 Ｓｔｒｕｃｔｕｒａｌ ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ ｏｆ ａｎｔｉｓｋｉｄ ｖａｌｖｅ

仿真参数 数值

工作电压 ／ ｖ ２４

线圈匝数 ２００

工作气隙 ／ ｍｍ ０􀆰 １０

气隙横截面直径 ／ ｍｍ ８􀆰 ００

动铁芯气压作用直径 ／ ｍｍ ３􀆰 ４０

复位弹簧的弹性系数 ／ （Ｎ·ｍ－１） ６００

进排气动铁芯的质量 ／ ｇ ３

进气膜板左侧受力直径 ／ ｍｍ ２０􀆰 ００

进气膜板右侧受力直径 ／ ｍｍ ３６􀆰 ００

进气弹簧的弹性系数 ／ （Ｎ·ｍ－１） １２００

进气弹簧的初始压缩量 ／ ｍｍ ６􀆰 ００

进、排气膜板的质量 ／ ｇ ７

排气膜板左侧受力直径 ／ ｍｍ ３６􀆰 ００

３　 防滑阀动特性仿真试验验证

分析防滑阀结构特性和工作原理，参考铁道行业标

准 ＴＢ ／ Ｔ ３００９－２０１１《铁道客车及动车组防滑装置》 ［１６］ 和

防滑阀制造企业试验规范，研制一套防滑阀动特性性能

检测系统，以 ＬａｂＶＩＥＷ 为测试软件开发平台，完成防滑

阀的动特性检测实验。
３􀆰 １　 检测系统设计

防滑阀动特性项目：动作响应特性，对防滑阀进气膜

板和排气膜板的灵敏度进行检测，包括进气响应时间、排
气响应时间的检测；充排气特性，对防滑阀制动压力控制

能力进行检测，包括快速排气特性、阶段排气特性和阶段

充气特性。
检测系统原理如图 ４ 所示。 以工控计算机为核心，

通过数据采集卡高速采集进气口压力 １１、出气口压力

１２、差压 ２２ 等模拟量信号及控制按钮、安全防护等数

字量信号，输出电磁阀控制信号、合格报警指示信号等

数字量信号。 动作响应特性检测采用高速电磁阀控

制，采集卡最大输出频率为 １ ＭＨｚ；充排气阶梯响应检

测利用数据采集卡直接数字频率合成技术生成任意控

制波形［１７］ 。 气路模块：高压气源 １ 经二联件 ２ 过滤降

压后分为测试气路和气控阀控制气路。 测试气路分别

由调压阀 ４ 和 １５ 输出工作压力，实现动特性、充排气特

性及密封性检测；调压阀 ５ 实现对气控阀输入压力的

控制。

１．气源； ２．二联件； ３􀆰 １４􀆰 ４０ Ｌ 储气罐、６ Ｌ 储气罐 ；４～５、１５．调压阀； ６～９．两位五通电磁阀； １０．消音器； １１～１３．气压传感器；
１６～２１．两位两通电磁阀； ２２．差压传感器； ２３．标准件； ２４．气缸

图 ４　 检测系统原理

Ｆｉｇ．４　 Ｄｅｓｉｇｎ ｐｒｉｎｃｉｐｌｅ ｏｆ ｄｅｔｅｃｔｉｏｎ ｓｙｓｔｅｍ

３􀆰 ２　 仿真和试验对比分析

在完成检测台搭建的基础上，为保证动特性检测数

据的有效性，首先完成了防滑阀产品及检测系统自身管

路的密封性检测。 采用差压测试法，设置工作压力为

５００ ｋＰａ，输出口负载为 ６ Ｌ 储气罐，测试时间为 ６０ ｓ，完
成密封性检测。 图 ５ 所示为防滑阀泄漏量曲线，测试结

果表明，测试时间内泄漏量数值小于 ０􀆰 ２ ｋＰａ，表明产品

及系统密封性良好。
１）防滑阀动作响应特性

防滑阀动作响应特性包括进气响应特性和排气响应

特性，其主要由电磁阀线圈的固有电磁惯性、阀芯机械惯

性及腔室内压力建压波动等因素引起的电压作用信号和
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图 ５　 密封性测试曲线

Ｆｉｇ．５　 Ｓｅａｌｉｎｇ ｔｅｓｔ ｃｕｒｖｅ

气压作用信号间延时而滞后。
在工作气压依次为 １００、２００、３００、４００ 和 ５００ ｋＰａ 的

工况下，设置防滑阀的动作周期：进气 ４５ ｍｓ，保压 ４５ ｍｓ，
排气 ４０ ｍｓ，保压 ４０ ｍｓ 得到不同工作压力下防滑阀动作

响应仿真与检测。 如图 ６ 所示，进气响应时间为 ０ ｍｓ 到

气压开始显著上升的时间间隔，排气响应时间为 ９０ ｍｓ
到气压开始显著下降的时间。 设定气压变化阈值进而获

得进气响应时间和排气响应时间，仿真与实验测试数据

如表 ２ 所示。

图 ６　 动态响应特性仿真与测试结果

Ｆｉｇ．６　 Ｓｉｍｕｌａｔｉｏｎ ａｎｄ ｔｅｓｔ ｒｅｓｕｌｔ ｆｏｒ ｄｙｎａｍｉｃ ｒｅｓｐｏｎｓｅ

表 ２　 动作响应仿真与实验测试数据

Ｔａｂｌｅ ２　 Ｓｉｍｕｌａｔｉｏｎ ａｎｄ ｔｅｓｔ ｄａｔａ ｆｏｒ ｄｙｎａｍｉｃ ｒｅｓｐｏｎｓｅ

压力 ／ ｋＰａ
进气响应时间 ／ ｍｓ 排气响应时间 ／ ｍｓ

测试 仿真 差值 测试 仿真 差值值

１００ １３􀆰 ３６ １３􀆰 ３２ ０􀆰 ０４ １９􀆰 ４５ １９􀆰 ３８ ０􀆰 ０７

２００ １４􀆰 ５３ １４􀆰 ３２ ０􀆰 ２１ ２２􀆰 ３１ ２２􀆰 １８ ０􀆰 １３

３００ １６􀆰 ０２ １５􀆰 ８０ ０􀆰 ２２ ２４􀆰 ３３ ２４􀆰 ２１ ０􀆰 １２

４００ １７􀆰 ４６ １７􀆰 ３３ ０􀆰 １３ ２５􀆰 ６７ ２５􀆰 ５５ ０􀆰 １２

５００ １８􀆰 ７１ １８􀆰 ６５ ０􀆰 ０６ ２７􀆰 ０３ ２６􀆰 ９５ ０􀆰 ０８

　 　 对比分析动作响应仿真与实验测试曲线及特征点结

果可知，仿真曲线与实验测试曲线变化趋势一致；而仿真

曲线最大工作压力略低于实验测试曲线，进、排气响应时

间均较实验测试曲线偏短，主要由于实际检测气路的气

压不够稳定，这和实际气路布局、实际工业环境等因素

有关。
２）防滑阀充排气特性

防滑阀充排气动作基于开关控制的增压、保压，排
气、保压的控制逻辑，用于实现对制动压力的平稳控制。
其特性包括：阶段充气特性、阶段排气特性及快速排气特

性的压力响应特性检测。
在负载为 ６ Ｌ 储气罐，额定工作气压为 ５００ ｋＰａ 的条

件下，完成充排气特性仿真与测试，如图 ７ 所示。

图 ７　 充排气特性仿真与实验测试结果

Ｆｉｇ．７　 Ｓｉｍｕｌａｔｉｏｎ ａｎｄ ｔｅｓｔ ｒｅｓｕｌｔ ｆｏｒ ｃｈａｒｇｉｎｇ ａｎｄ ｅｘｈａｕｓｔ

如图 ７（ａ）所示，首先进行了由 ０～５００ ｋＰａ 的快速充
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气动作，在气压稳定于 ５００ ｋＰａ 的情况下进行了阶段排

气操作。 气压由 ０ ｋＰａ 稳定至额定工作气压 ５００ ｋＰａ，电
磁阀以 １ ｓ 为周期，完成 ０􀆰 １ ｓ 排气，０􀆰 ９ ｓ 保压的动作 ５
次，实现阶段排气，记录此时阶段排气气压值；如图 ７（ｂ）
所示，初始工作压力为 ０ ｋＰａ，电磁阀以 １ ｓ 周期，完成

０􀆰 １ ｓ 增压，０􀆰 ９ ｓ 保压的动作 ５ 次，实现阶段充气，记录

此时阶段充气气压值；如图 ７（ｃ）示，工作压力稳定为 ５００
ｋＰａ 时，排气 １􀆰 ２ ｓ，保压 ３ ｓ，记录此时快速排气气压值。
仿真与实验测试数据如表 ３ 所示。

表 ３　 充排气特性仿真与实验测试数据

Ｔａｂｌｅ ３　 Ｓｉｍｕｌａｔｉｏｎ ａｎｄ ｔｅｓｔ ｄａｔａ ｆｏｒ ｉｎｆｌａｔｉｏｎ ａｎｄ ｅｘｈａｕｓｔ

检测项目
６ Ｌ 负载

测试 仿真 差值

阶段排气气压值 ／ ｋＰａ ２６４􀆰 ０６ ２４６􀆰 ８８ １７􀆰 １８

阶段充气气压值 ／ ｋＰａ ２１３􀆰 ０９ ２１９􀆰 ５２ －６􀆰 ４３

快速排气气压值 ／ ｋＰａ ７１􀆰 ２９ ５２􀆰 ３９ １８􀆰 ９

　 　 对比分析充排气特性仿真、实验测试曲线及实验测

试数据可知，阶段排气气压差值为 １７􀆰 １８ ｋＰａ，阶段充气

气压差值为－６􀆰 ４３ ｋＰａ，快速排气气压差值为 １８􀆰 ９ ｋＰａ。
气压稳定性较差，而差值的正、负反映了气压稳定性的影

响，其导致实际进气气压值略低于仿真进气气压值，实际

排气后气压值远高于仿真排气后气压值，在实际测量中

可根据需要适当增加防滑阀的保压时间以增加负载储气

罐的气压稳定时间。 但仿真曲线与实测曲线变化趋势基

本一致，其交互验证了仿真模型正确性和检测系统可

靠性。

４　 基于响应曲面法的分析

在交互验证仿真模型正确性和检测系统可靠性的基

础上，为深入研究防滑阀结构参数对防滑阀动特性的影

响，基于显著性分析理论和回归分析理论，采用响应曲面

法，应用 Ｍｉｎｉｔａｂ 软件全面准确地分析试验因子对动特性

的影响。
４􀆰 １　 基于响应曲面法的仿真分析

响应曲面法研究响应变量 ｙ 如何依赖于自变量

ｘｎ
［１８⁃１９］。 假设在自变量维数为 ｎ 的条件下，自变量 ｘ 和

响应 ｙ 之间的关系可以表示为：
ｙ（ｘ） ＝ ｆ（ｘ） ＋ ε （１０）

式中：ｆ（ｘ）为目标近似回归模型函数，表示响应面；ε 为

综合误差项，包括建模误差和随机误差。
在实际应用中，采用二次多项式模型来表示响应

ｆ（ｘ）与自变量 ｘ 间的关系如式（１１）所示，该模型比因子

设计模型增加了各自变量的平方项，可以满足试验设计

需要，减少回归模型的失拟。

ｆ（ｘ） ＝ α０ ＋ ∑
ｎ

ｉ ＝ １
α ｉｘ ｉ ＋ ∑

ｎ

ｉ ＝ １
α ｉｉｘ ｉ

２ ＋ ∑
ｎ

ｉ ＜ ｊ
α ｉｊｘ ｉｘ ｊ ＝

∑
ｋ

ｉ ＝ ０
α ｉφ ｉ（ｘ） （１１）

式中：α０ 为常数项；α ｉ 为一次项系数；α ｉｉ为平方项系数；
α ｉｊ为交互作用项系数。 φ ｉ（ ｘ）是基函数，其个数等于（ｎ＋
１）（ｎ＋２） ／ ２；回归系数向量 Ａ ＝ ［α０，α１，……，αｋ］可在误差

项平方最小的条件下求得。

Ｅ（ε） ＝ ∑
ｑ

ｊ ＝ １
ε２ ＝ ∑

ｑ

ｊ ＝ １
ｙ（ｘ ｊ） － ∑

ｋ

ｉ ＝ ０
α ｉφ ｉ（ｘ ｊ）[ ]

２

∂Ｅ（ε）
∂α ｉ α ｉ

＝ ２ＸＴＡ － ２ＸＴＹ ＝ ０

Ａ ＝ （ＸＴＸ） － １ＸＴＹ

（１２）

１）基于响应曲面的试验设计

完成试验设计首先确定试验因子和试验响应。
（１）试验因子的选取

依据动特性检测实验的工作条件，选择工作气压和

管路孔径作为试验因子，管路孔径可由被测件的进排气

口孔径表示。 根据防滑阀的结构设计，选择动铁芯工作

间隙、动铁芯励磁线圈匝数、进气膜板弹簧刚度、膜板气

室进排气孔、进气膜板位移、排气膜板位移和进排气口孔

径作为试验因子。 为简化 ８ 因子试验设计首先确定采用

１ ／ ２ 的响应曲面试验设计。 试验因子的取值范围首先根

据防滑阀的实际尺寸进行确定，但为保证试验因子在仿

真模型中可有效完成仿真，基于“序贯试验”策略，采用

α＝ １ 的中心复合表面设计（ｃｅｎｔｒａｌ ｃｏｍｐｏｓｉｔｅ ｆａｃｅ⁃ｃｅｎｔｅｒｅｄ
ｄｅｓｉｇｎ，ＣＣＦ）确定水平数为（ －１，０，１） ［２０⁃２１］，进而确定了

每个试验因子的上下限中心点设计为 ２，轴点中心点为

１６，试验因子及水平如表 ４ 所示。

表 ４　 试验因子及其水平

Ｔａｂｌｅ ４　 Ｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔａｌ ｆａｃｔｏｒｓ ａｎｄ ｔｈｅｉｒ ｌｅｖｅｌｓ

试验因子
水平

－１ ０ １

工作气压 Ａ ／ ｋＰａ １００ ３００ ５００

动铁芯工作间隙 Ｂ ／ ｍｍ ０􀆰 １０ ０􀆰 １１ ０􀆰 １２

励磁线圈匝数 Ｃ ／ ｔｕｒｎｓ １９０ ２１５ ２４０

进气膜板弹簧刚度 Ｄ ／ （Ｎ·ｍ－１） ８００ １ １５０ １ ５００

膜板气室进排气孔 Ｅ ／ ｍｍ １􀆰 ００ ２􀆰 ００ ３􀆰 ００

进气膜板位移 Ｆ ／ ｍｍ ０􀆰 ６０ ０􀆰 ８０ １􀆰 ００

排气膜板位移 Ｇ ／ ｍｍ ０􀆰 ６０ ０􀆰 ８０ １􀆰 ００

进排气口孔径 Ｈ ／ ｍｍ ９􀆰 ００ １０􀆰 ５０ １２􀆰 ００

　 　 （２）响应的选择

防滑阀动特性主要包括动作响应特性和充排气特



２５６　　 仪　 器　 仪　 表　 学　 报 第 ４ ０ 卷

性。 为避免试验因子对多个响应的重复分析，本文采用

相关性分析理论，在显著水平为 ０􀆰 ０５ 的条件下，依据 ｐ≤
０􀆰 ０５ 为显著相关的标准，结合相关性系数 Ｒ 值来定量评

价不同响应间的相关性，如表 ５ 所示。

Ｒ ＝
∑

ｎ

ｉ ＝ １
（ｘ ｉ － 􀭰ｘ）（ｙ ｉ － 􀭰ｙ）

∑
ｎ

ｉ ＝ １
（ｘ ｉ － 􀭰ｘ） ２∑

ｎ

ｉ ＝ １
（ｙ ｉ － 􀭰ｙ） ２

（１３）

表 ５　 试验因子及其水平

Ｔａｂｌｅ ５　 Ｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔａｌ ｆａｃｔｏｒｓ ａｎｄ ｔｈｅｉｒ ｌｅｖｅｌｓ

相关项
评估参数

Ｒ 值 Ｐ 值

进气响应时间∗阶段进气量 －０􀆰 １８５ ０􀆰 ０２４

进气响应时间∗快速排气量 －０􀆰 ２６１ ０􀆰 ００１

排气响应时间∗阶段排气量 ０􀆰 ３０９ ０􀆰 ０００

排气响应时间∗快速排气量 ０􀆰 ５９８ ０􀆰 ０００

　 　 基于以上响应的分析数据可知：ｐ≤０􀆰 ０５ 表明动作

响应特性和充排气特性具有较强的相关性。 所以，本文

仅分析试验因子对进气响应时间和排气响应时间的

影响。
２）量化评估试验设计的可行性

利用软件 Ｍｉｎｉｔａｂ 完成基于响应曲面法的试验设计。
在显著水平为 ０􀆰 ０５ 的条件下，依据显著性评价标准 ｐ≤
０􀆰 ０５，确定试验因子对防滑阀动特性的显著影响作用，进
而利用软件 Ｍｉｎｉｔａｂ 在获得试验因子和进、排气响应间的

回归模型后，用回归模型的拟合量化评估参数：拟合总效

果判定系数 Ｒ２，修正判定系数 Ｒ２
ａｄｊ和预测判定系数 Ｒ２

ｐｒｅ对

回归模型进行量化评估，具体评估指标数值如表 ６ 所示。

Ｒ２ ＝ １ －
ＳＳＥｒｒｏｒ

ＳＳＥｒｒｏｒ ＋ ＳＳＭｏｄｅｌ

Ｒ２
ａｄｊ ＝ １ －

ＳＳＥｒｒｏｒ ／ （ｎ － ｐ）
（ＳＳＥｒｒｏｒ ＋ ＳＳＭｏｄｅｌ） ／ （ｎ － １）

Ｒ２
ｐｒｅ ＝ １ － ＰＲＥＳＳ

ＳＳＥｒｒｏｒ ＋ ＳＳＭｏｄｅｌ

（１４）

式中： ＳＳＥｒｒｏｒ 为残差平方和；ＳＳｍｏｄｅｌ 为回归误差平方和；
ＰＲＥＳＳ 为预测误差的平方和；ｎ 为观测值的个数；ｐ 为回

归方程的总项数。

表 ６　 试验因子和响应间的回归模型量化评估指标

Ｔａｂｌｅ ６　 Ｅｖａｌｕａｔｉｏｎ ｂｅｔｗｅｅｎ Ｔｅｓｔ Ｆａｃｔｏｒ ａｎｄ Ｒｅｓｐｏｎｓｅ

回归模型评估项
评估参数

Ｒ２ Ｒ２
ａｄｊ Ｒ２

ｐｒｅ

评估进气响应时间回归模型 ０􀆰 ９９９ ０ ０􀆰 ９９８ ５ ０􀆰 ９９７ ７

评估排气响应时间回归模型 ０􀆰 ９９６ ７ ０􀆰 ９９５ ２ ０􀆰 ９９２ ７

　 　 Ｒ２、Ｒ２
ａｄｊ、Ｒ

２
ｐｒｅ在 ０ ～ １ 间取值，Ｒ２、Ｒ２

ａｄｊ、Ｒ
２
ｐｒｅ值越接近于

１，说明近似模型的拟合程度越好；Ｒ２、Ｒ２
ａｄｊ需大于 ０􀆰 ９，两

值越接近越好；Ｒ２
ｐｒｅ需大于 ０􀆰 ５，且与 Ｒ２

ａｄｊ差值需小于 ０􀆰 ３。
由表 ６ 量化数据可知，回归模型具有良好的有效性、一致

性和预测性。
４􀆰 ２　 试验因子对进、排气响应时间影响作用分析

以上试验确定了回归模型具有较好的一致性和预测

性，保证了下述结论的正确性：１）进、排气膜板位移（Ｆ、
Ｇ）和进排气孔（Ｈ）大小不影响进、排气响应时间；２）其

他试验因子（Ａ、Ｂ、Ｃ、Ｄ、Ｅ）会不同程度的影响进、排气响

应时间。 下面就部分试验因子的交互作用等值线图，讨
论不同试验因子对进、排气响应时间（等值线单位为 ｓ）
的影响作用。

１）试验因子对进气响应时间影响作用分析

如图 ８（ａ）工作气压和动铁芯工作间隙的交互作用

等值线所示，进气响应时间的最小值出现在等值线图的

左上角；在图 ８（ｂ）所示工作气压和膜板气室进排气孔径

的交互作用等值线中，进气响应时间的最小值出现在等

值线图的左上角；在图 ８（ｃ）所示动铁芯工作间隙和进气

膜板弹簧刚度的交互作用等值线中，进气响应时间的最

小值出现在等值线图的右上角；图 ８（ｄ）所示动铁芯工作

间隙和膜板进排气孔的交互作用等值线中，进气响应时

间的最小值出现在等值线图的右上角。 可得出结论，工
作气压增大，进气响应时间变长；动铁芯工作间隙增大，
进气响应时间缩短；膜板气室进排气孔径增大，进气响应

时间缩短；进气膜板弹簧刚度增大，进气响应时间增长。

图 ８　 试验因子对进气响应时间的交互作用等值线图

Ｆｉｇ．８　 Ｃｏｎｔｏｕｒ ｍａｐ ｏｆ ｔｈｅ ｉｎｔｅｒａｃｔｉｏｎ ｏｆ ｔｅｓｔ ｆａｃｔｏｒｓ
ｏｎ ｉｎｔａｋｅ ｒｅｓｐｏｎｓｅ ｔｉｍｅ
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工作气压增大，进气响应时间变长。 防滑阀由保压

状态转换为进气状态时，随着工作气压的增大，动铁芯

ＶＭ１ 恢复到初始状态需要克服的气压力增强，进而造成

进气膜板打开的时间增长，进气响应时间增长。 由等值

线的疏密程度和弯曲方向可知，随着工作气压增大，进气

响应时间增长变快。 为保证动铁芯的正常工作，动铁芯

所受弹簧初始预紧力必须大于动铁芯右侧所受气体压

力，而当动铁芯 ＶＭ１ 在电磁力作用下运动到最左侧时，
动铁芯所受的弹簧复位力大于动铁芯所受的气体压力，
但随着工作气压的增大动铁芯所受气体压力增大，在其

逐渐逼近弹簧压缩力的情况下，其影响作用越来越明显，
等值线越来越密集。

动铁芯工作间隙增大，进气响应时间缩短。 动铁芯

工作间隙增大会增大电磁仿真模型中的磁阻，理论上会

增加进气响应时间，但动铁芯工作间隙的大小同时也决

定了进气膜板右气室进气孔的大小，所以动铁芯工作间

隙的大小会影响进气膜板右气室的进排气速率，进而影

响进气膜板的打开时间，影响进气响应时间。 随着工作

间隙的增大，进气膜板气室进排气速率加快，进气膜板打

开时间加快，进气响应时间缩短。
膜板气室进排气孔径增大，进气响应时间缩短。 随

着膜板进排气孔径增大，进气膜板右气室充排气速率提

高，进气膜板在左气室压力的作用下，打开速度加快，进
气响应时间缩短。 由等值线可知，确定设置区间的情况

下，在工作气压较小的时候，随着进气膜板孔径的增大，
进气响应时间更容易趋于稳定值，而工作气压较大的情

况下，随着进气膜板孔径的增大，进气响应时间明显缩

短，进排气膜板孔径的作用更明显。
进气膜板弹簧刚度增大，进气响应时间增长；进气膜

板弹簧刚度的增大，进气膜板向右运动需要克服的弹簧

作用力加大，进而进气膜板打开的速率减小，进气响应的

时间增长。 对比分析图 ８（ｃ）和图 ８（ｄ）等值线的疏密程

度可知，相比增大进气膜板弹簧刚度增长进气响应时间，
增大膜板气室进排气孔对缩短进气响应时间具有更加明

显的作用。
２）试验因子对排气响应时间影响作用分析

由图 ９（ａ）所示工作气压和动铁芯工作间隙的交互

作用等值线可知，排气响应时间最小值出现在等值线图

的左上角；在图 ９（ｂ）所示工作气压和励磁线圈匝数的交

互作用等值线中，排气响应时间最小值出现在等值线图

的左上角；在图 ９（ｃ）所示工作气压和膜板气室进排气孔

的交互作用等值线中，排气响应时间最小值出现在等值

线图的左上角；在图 ９（ｄ）所示工作间隙和励磁线圈匝数

的交互作用等值线中，排气响应时间最小值出现在等值

线图的右上角，可得出结论，工作气压增大，排气响应时

间增长；工作间隙增大，排气响应时间缩短；线圈匝数增

大，排气响应时间缩短；膜板气室进排气孔增大，排气响

应时间缩短。

图 ９　 试验因子对排气响应时间的交互作用等值线

Ｆｉｇ．９　 Ｃｏｎｔｏｕｒ ｍａｐ ｏｆ ｔｈｅ ｉｎｔｅｒａｃｔｉｏｎ ｏｆ ｔｅｓｔ ｆａｃｔｏｒｓ
ｏｎ ｅｘｈａｕｓｔ ｒｅｓｐｏｎｓｅ ｔｉｍｅ

工作气压增大，排气响应时间增长。 工作气压增大，
动铁芯 ＶＭ２ 在电磁力作用下向右运动需要克服的气体

压力增大，动铁芯 ＶＭ２ 运动的时间增长，排气膜板左气

室排气孔打开的时间增长，排气膜板打开的时间增长，排
气响应的时间增长。

工作间隙增大，排气响应时间缩短；线圈匝数增大，
排气响应时间缩短。 工作间隙增大，排气膜板气室进排

气孔径的大小增大，排气膜板左气室排气速率增大，排气

膜板打开的时间缩短。 由图 ９（ａ）的等值线可知，相比于

图 ８（ａ）工作气压对进气响应时间的非等差距影响作用，
工作气压对排气响应时间的等差距影响是因为防滑阀排

气时工作在带电状态下，其主要作用力为电磁力大小，而
电磁力的作用远大于气体压力的作用，即使随着工作气

压的增大，其对排气响应时间的影响属于等间距影响。
而增大电磁线圈匝数会增大排气电磁阀电磁力上升的速

度，进而缩短电磁力克服复位弹簧的时间，缩短排气响应

时间。
膜板气室进排气孔增大，排气响应时间缩短。 增大

膜板进排气孔会增大排气膜板左气室的排气速率，进而

排气膜板可以在很短的时间内被打开，缩短排气响应时

间。 由等值线可知，在确定工作气压的情况下，膜板气室

进排气孔对排气响应时间的影响为非等间距影响作用。
在工作气压越小的情况下，随着膜板气室进排气孔径的
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增大，排气响应时间越容易趋于稳定值。

５　 结　 　 论

本文在分析防滑阀工作原理的基础上，设计了防滑

阀的物理仿真模型，完成了防滑阀的动特性检测实验，通
过全面拟合防滑阀动特性特征曲线，交叉验证了防滑阀

仿真模型的正确性和实验检测台的可靠性。 采用响应曲

面法分析了试验因子对动作响应时间的影响作用，为防

滑阀的结构优化设计提供了理论依据，由分析得出结论：
工作气压增大，进气响应时间变长，排气响应时间增长；
动铁芯工作间隙增大，进气响应时间缩短，排气响应时间

缩短；膜板气室进排气孔径增大，进气响应时间缩短，排
气响应时间缩短；进气膜板弹簧刚度增大，进气响应时间

增长。 线圈匝数增大，排气响应时间缩短。 通过评价响

应曲面法得到回归模型的量化评价参数为：拟合总效果

判定系数 Ｒ２ ＝ ０􀆰 ９９９ ９、０􀆰 ９９６ ７，修正判定系数 Ｒ２
ａｄｊ ＝

０􀆰 ９９８ ５、０􀆰 ９９５ ２ 和预测判定系数 Ｒ２
ｐｒｅ ＝ ０􀆰 ９９７ ７、０􀆰 ９９２

７；以上评价指标证明了回归模型具有良好的有效性、一
致性和预测性，验证了试验设计的合理性。
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