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摘要：针对泵控马达液压系统因固有频率低、阻尼比低且较恒定导致的系统振动问题，以某公司的

318E 分布式全液压压裂车为研究对象，采用实验与经典控制理论相结合的方式进行振动溯源及抑制。
对压裂车进行实验，通过频域特征分析，初步确定振动源于压裂泵激励频率与液压系统固有频率相近。
进一步建立泵马达系统数学模型，确定液压系统固有频率。建立压裂泵理论模型，明确特定流量下压裂

泵工作转矩波动频率与液压系统固有频率相近导致系统振动。通过引入蓄能器，降低液压系统固有频

率至压裂车不常用流量以避开振动。现场测试结果表明，相较于未增加蓄能器的原系统，液压系统压力

振动峰值降低了 60％以上，液压系统的寿命及可靠性显著提高。
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Abstract： The low intrinsic frequency and low constant damping ratio of the pump-controlled motor 
hydraulic systems resulted in system resonance.  To solve the problem in hydraulic systems of 318E distrib⁃
uted fully hydraulic fracturing trucks， a resonance origin-tracing and suppression study was conducted 
through experiments and classical control theory.  Firstly， experiments were carried out on the fracturing 
trucks， and through the frequency characterization， it was initially determined that the resonance originated 
from proximity of fracturing pump excitation frequency and hydraulic system intrinsic frequency.  Further， a 
mathematical model of the pump-motor systems was established to determine the intrinsic frequency of hy⁃
draulic systems.  A theoretical model of the fracturing pumps was established to clarify that  under specific 
flow，the frequency of fracturing pump operating torque fluctuation was similar to the intrinsic frequency of 
hydraulic systems， leading to system resonance.  The system resonant was then avoided by introducing an 
accumulator to reduce the inherent frequency to an uncommon flow.  The experimental results show that 
compared with the original system without the accumulator， the peak pressure resonance of the hydraulic 
systems is reduced by 60%， and the life and reliability of the hydraulic systems are greatly improved.

Key words： full hydraulic fracturing truck； pump-controlled motor hydraulic system； resonance trace⁃
ability； resonance suppression； accumulator

0 引言

近年国际石油能源价格出现大幅波动，同时

受到能源供需矛盾的影响，油气，尤其是我国储量

世界第一的页岩气，正逐渐成为推动国家未来工

业发展的重要资源。我国页岩气储量达 36.1 万

亿立方米，但由于其藏地层压力复杂多变、天然裂

缝发育、基岩渗透率低于常规气藏，不同于常规油

气，其开采需要特定的设备，呈现出易发现、开采

难的特点。气页岩的天然裂缝虽然对开采有一定

的作用，但为了经济开采一般都需要压裂页岩，让
更多的页岩范围暴露于井筒的压降条件下，从而

获得渗透通道。压裂使用的主要设备为压裂车，
工作时发动机通过传动系统驱动压裂泵，将大流
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量氮泡沫压裂液以高压方式打入地下，在页岩中

产生裂缝。
传统机械式压裂车主要通过一个大功率发动

机加齿轮变速箱驱动压裂泵进行压裂作业，其优

点是传动效率较高，整机工作稳定，但传动比固

定，发动机油耗高，且大功率的发动机和齿轮变速

箱依赖进口，成本高，整机质量大，对底盘要求

高。而分布驱动的全液压压裂车使用几台小功率

发动机进行分布式驱动，可在小流量下启动部分

发动机降低成本。泵-马达传动系统代替齿轮变

速箱系统，不仅可实现无极调速，还可同时让发动

机 工 作 在 油 耗 经 济 区 间 ，以 更 好 应 对 压 裂

工况［1-5］。
虽然分布式液压驱动可以降低成本，但由于

柔性液压传动系统与刚性齿轮变速箱系统相比，
固有频率降低，使得全液压压裂车使用过程中易

谐振，影响系统中的液压元件及密封元件的可靠

性。尤其是液压高压管路易在谐振作用下发生破

裂，出现开裂漏油现象，极易导致安全事故，因此

亟需解决全液压压裂车的流体振动溯源与抑制

问题。
已有研究表明，使用气缸式蓄能器可从源头

上减少压裂泵的压力脉动［6-7］；车架悬架的刚度和

阻尼对整车振动有影响［8］；利用多小波包、小波自

编码器和长短神经网络记忆结合方法可实现传统

压裂车动力系统振动信号的精细分解和有效特征

提取与故障识别［9］。目前对于飞机液压系统谐振

抑制，可采用机械校正、增加压差传感器抑制谐振

峰值（动压反馈）以及数字陷波方式等。其中机械

校正方式所需结构加工精度较高，动压反馈对低

频相位影响较小，而数字陷波所需要的模拟电路

非常复杂［10］，截至目前未见全液压压裂车整车谐

振溯源及抑制的相关研究。
本文通过理论和实验研究了全液压压裂车的

振动溯源及抑制。

1 全液压压裂车振动溯源实测分析

1.1　分布式驱动全液压式压裂车

目前全液压压裂车已在三一石油智能装备有

限公司实现国产化，318E 全液压压裂车整机如图

1 所示。318E 全液压式压裂车由 4 台 6 缸柴油发

动机组成。每台发动机驱动 2 个比例变量泵，加
上底盘发动机驱动 1 个比例变量泵，合流通过闭

式液压系统带动 12 个比例变量马达。12 个变量

马达在齿轮作用下机械同步在一个大齿轮下，液
压马达驱动压裂泵进行工作。泵的出口设有单向

阀，可单独开启任意数量的发动机。经过简化的

压裂车液压原理图见图 2。

1.2　振动溯源实测分析

全液压压裂车振动源分别为发动机、液压柱

塞泵、液压柱塞马达和压裂泵等。发动机振动激

励源于自身机械结构与调速特性产生的扭振现

象。液压柱塞泵、马达激励源于柱塞机械结构以

及柱塞腔反复变化产生的周期性流量脉动。压裂

泵由于工作时负载变化产生转矩波动。因压裂车

激励源较多且模型复杂，振动信号具有强时变性

和强噪声性，本文首先通过测试压裂车流体压力

信号及各部分机械振动加速度信号，进行频域特

征分析，初步确定主要振动源。
在 318E 全液压压裂车上进行不同工况下的

流体振动测试，测试原理如图 3 所示。压裂车的

车载控制器通过 CAN 总线读取传感器数值，测试

期间需要人工手动调整负载，此时 MATLAB 的

XPC-Target模块采集传感器测量的流量、压力和

转速信号。主要测试硬件如表 1 所示。现场测试

及控制系统界面如图 4 所示。

图 1　318E全液压压裂车

Fig.1　318E full hydraulic fracturing truck

图 2　318E全液压压裂车液压原理简化图

Fig.2　Simplified hydraulic schematic diagram of 318E 
full hydraulic fracturing truck

图 3　测试原理简图

Fig.3　Schematic diagram of test principle
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压裂车流体振动测试需要覆盖压裂车所有常

用工况，包括压力工况和流量工况，即压裂泵泵送

的压裂液的压力和流量。基于选定的压力和流量

工况，测试压裂车液压系统高压压力、发动机和液

压马达转速、液压泵控制电信号和流量等。
压裂车在实际工作时的控制策略为：初始发

动机的转速调整为恒定值 1750 r/min，控制液压

马达排量保持在最大值；逐渐增大液压泵排量，从
而使液压马达转速逐渐增大。此阶段称为泵控阶

段，此时压裂泵流量在 0~1000 L/min 的范围内。
当液压泵排量达到最大值后，开始减小液压马达

排量，从而继续增大液压马达转速，此阶段称为马

达控制阶段，此时压裂泵流量在 1000 L/min以上。
施工现场反馈压裂车仅在泵控阶段下的大压

力（90 MPa 以上）、600 L/min 的常用流量工况时

出现流体振动，且流体振动会随着流量的升高迅

速减轻，也会随着压力的降低而减轻。实地测试

显示流体振动频率较低，振动幅度较大，通过液压

表观察可达 10 MPa 以上。综上可知，全液压压裂

车只有在特定工况下才会出现流体振动问题，且
当负载压力恒定时，只与流量变化有关，因此可初

步判定此现象为特定激励频率下的流体振动。
振动实验开始时，需要启动发动机，控制其以

800 r/min 的转速空载运行进行预热；预热完成

后，将转速提升至 1750 r/min。随后借助压裂车

的车载控制单元调节流量参数，逐步提高压裂泵

出口流量，直至达到预设的转速、流量。通过手动

操作逐步增大负载端溢流阀的开度，使负载压力

缓慢上升至目标值。待系统运行趋于稳定后，维
持该工况持续 3 min，并利用 XPC-Target 系统实

时采集与存储各项测试数据。每个工况均重复进

行 3 次实验，以排除随机误差的影响，保证实验结

果的可靠性。
压裂车流体振动溯源测试过程中设计选取振

动剧烈的压力和流量工况共计 7 组。为安全起

见，避开 90 MPa、600 L/min 这一实际工作过程中

振动最为剧烈的工况，利用接近的工况进行测试，
即压力为 95 MPa 和流量为 500 L/min 的 7 组工

况：①负载压力 p为 95 MPa，流量 qV分别为 200，
500，800，1100 L/min；②负载流量 qV为 500 L/min，
负载压力 p分别为 0、30、60、95 MPa。不同工况

下的激励源频率如表 2 所示。

由表 2 的数据可知：
1）设计的负载变化时，发动机和液压泵的激

励 频 率 均 不 受 影 响 ，分 别 保 持 在 87.5 Hz 和

320.8 Hz。
2）负载流量保持在 514.8 L/min 不变，负载压

力变化时，压裂泵、发动机以及液压马达各激励频

率均不受影响。
3）压裂泵和液压马达的激励频率随负载流量

变化而变化，且随流量增大而增大。
4）压裂泵激励频率一直保持在 2.0~11.1 Hz

低频范围内变化，其他激励源频率均在相对高频

范围内。因液压系统固有频率较低，初步分析产

生的谐振原因是压裂泵引起的系统级谐振。
考虑油液的可压缩性，液压系统柔性主要源

于泵-马达之间的高压管路部分，最易受激励源影

响引起系统谐振。测试工况下高压管路压力通过

数据滤波算法消除发动机转速波动影响，随后进

行频谱分析，分别得到高压压力频谱，见图 5
和图 6。

对比图 5、图 6 和表 2 可发现：
1）高压管路压力频谱在低频范围内，且和压

裂泵低频段激励频率变化一致。在 95 MPa 的负

载压力不变工况下，流量增大导致压裂车和液压

系统压力频率也增大。

表 2　测试工况及激励信息表

Tab.2　Test conditions and excitation information table

序
号

1
2
3
4
5
6
7

压裂泵

流量/
（L·min−1）

194.5
514.8
514.8
514.8
514.8
789.4

1098.2

压力/
MPa
95.8
4.6

30.2
60.8
96.4
96.0
95.7

频率/
Hz
2.0
5.1
5.1
5.1
5.1
7.8

11.1

发动机
频率/Hz

87.5
87.5
87.5
87.5
87.5
87.5
87.5

液压泵
频率/

Hz
320.8
320.8
320.8
320.8
320.8
320.8
320.8

液压
马达频
率/Hz
36.2
92.1
92.1
92.1
92.1

141.9
200.8

表 1　压裂车液压系统测试硬件表

Tab.1　Hardware for hydraulic system test of 
fracturing truck

测试所用硬件

研华 PCI-1716 数据采集板卡

测试工控机

压力传感器

流量传感器

+24 V/0 V 电源

用途

采集测试信号

安装采集板卡及采集系统

采集液压系统各点压力值

采集主泵出口及马达出口流量

传感器供电

图 4　现场测试与车载控制系统界面

Fig.4　Site testing and interface of on-board control system
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2）95 MPa 恒压力工况下，压力幅值在 500 L/
min 之前较高，但在 500 L/min 后迅速降低，分析

为压裂车激励频率低于但接近液压系统固有频率

时，流体振动较为剧烈，但高于系统固有频率后，
流体振动会迅速减弱。

3）在 500 L/min 流量不变情况下，压裂泵的

低频激励频率不变，但液压系统压力振幅随负载

压力提高而增大。结合现场反馈，在负载 90 MPa
以上的大压力工况出现较大振动，分析应为负载

压力升高到一定值后，液压系统压力振幅才达到

人员可观测的情况。且流体振动会随着压力的降

低而减轻，分析应为负载压力降低后流体压力振

幅降低。
综上，全液压压裂车系统振动可初步确定为

压裂泵工作产生的流体受迫振动，且特定流量下

压裂泵激励频率与液压系统固有频率一致导致系

统产生了谐振。

2 全液压压裂车谐振溯源理论分析

2.1　液压系统固有频率分析

经过实测，压裂车液压系统参数实测值如表

3 所示，发动机的负载特性表现稳定，在大负载的

条件下，转速波动不到 1%，故在此忽略发动机的

负载特性，假设比例变量液压泵的转速恒定。

第 n个变量泵的排量Dnp 为

Dnp = Knpγ （1）
式中：Knp 为第 n个变量泵的排量梯度；γ为变量泵变量机

构的摆角。

变量泵的总流量方程 qp 为

qp = ∑
1

n

[ Dnpωnp - Cnip ( p1 - p r )- Cnep p1 ] （2）

式中：ωnp 为第 n个变量泵的转速；Cnip 为第 n个变量泵的内

泄漏系数；Cnep 为第 n个变量泵的外泄漏系数；p r 为低压管

道的补油压力，为固定值；p1 为高压管道的压力。

将式（1）代入式（2），其增量方程的拉氏变换

式为

Q p = ∑
1

n

Knqpγ- C tp p1 = K qpγ- C tp p1 （3）

式中：Knqp 为第 n个变量泵的流量增益，Knqp = Knpωnp；K qp

为 总 的 流 量 增 益 ；C tp 为 变 量 泵 的 总 泄 漏 系 数 ，C tp =

∑
1

n

(Cnip + Cnep )。

泵控阶段并联马达排量保持最大，转角机械

同步，因此液压马达高压腔的流量连续性方程为

qm =∑
1

n

[ Cnim ( p1 - p r )+Cnem p1 +Dnm
dθm

dt ]+ V 0

β e

dp1

dt  （4）

式中：Cnim 为第 n个液压马达的内泄漏系数；Cnem 为第 n个

液压马达的外泄漏系数；Dnm 为第 n个液压马达的排量；θm

为液压马达的转角；V 0 为各个腔室的总容积（包括所有液

压泵和所有液压马达的高压工作容腔、一根相连的液压管

道及其他连通液压油的区域）；β e 为等效油液体积弹性

模量。

液压马达高压腔流量连续性方程的增量方程

拉氏变换式为

Qm = C tmP 1 + ∑
1

n

Dnm sθm + V 0

β e
sP 1 （5）

C tm = ∑
1

n

Dnm sθm + V 0

βe
sP 1

式中：C tm 为液压马达的总泄漏系数。

液压马达和负载的力矩平衡方程为

Dm ( )p1 - p r =

∑
1

n

Dnm ( )p1 - p r = J t
d2θm

dt 2 + Bm
dθm

dt + Gθm + TL （6）

表 3　压裂车液压系统参数实测值

Tab.3　Measured values of the hydraulic system 
parameters of fracturing trucks

变量

马达排量Dm/（m3·rad-1）
总流量增益K qp/（m3·s-1）
等效转动惯量 J t/（kg·m2）

等效黏性阻尼系数 Bm/（N·m·s·rad-1）
高压腔容积V 0/m3

等效油液体积弹性模量 βe/Pa
总泄漏系数 C t/（m3·Pa-1·s-1）

等效总负载刚度系数G/（N·m·rad-1）

数值

3.82×10-4

65.33
1.47

0.001
0.096

1.4×109

8×10-10

0图 5　95 MPa压力下高压管路压力频谱图

Fig.5　Pressure spectrum diagram of high-pressure 
pipeline under 95 MPa pressure 

图 6　500 L/min流量下高压管路压力频谱图

Fig.6　Pressure spectrum diagram of high-pressure 
pipeline under 500 L/min flow 
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式中：Dm 为液压马达的总排量；J t 为液压马达和负载压裂

泵（折算到液压马达轴上）的总惯量；Bm 为等效黏性阻尼

系数；G为等效的总负载弹簧刚度；TL 为作用在液压马达

轴上的总的等效任意外负载力矩。

其增量方程的拉氏变换式为

DmP 1 = J t s2θm + Bm sθm + Gθm + TL （7）
联立式（3）、式（5）、式（7），消去中间变量 Q p、

θm，简化后可得
p1 =

K qp ( J t s2 +Bm s+G ) γ+Dm sTL

V 0 J t

β e
s3 +(C t J t +

BmV 0

β e
) s2 +( D 2

m +C tBm + GV 0

β e
) s+GC t

（8）
式中：C t 为总的泄漏系数，C t = C tp + C tm。

由于系统中 C tBm ≪ D 2
m，同时假设 G= 0，则

式（8）可简化为

p1 = 1
Dm

K qp

Dm
( )J t s+ Bm γ- TL

s2

ω 2
h

+ 2ξh

ω h
s+ 1

（9）

ω h = β eD 2
m

V 0 J t
　　ξh = C t

2Dm

β e J t

V 0
+ Bm

2Dm

V 0

β e J t
 

式中：ω h 为液压固有频率；ξh 为液压阻尼比。

高压管路压力对变量泵摆角的传递函数为
p1

γ
=
K qp

D 2
m

J t s+ Bm

s2

ω 2
h

+ 2ξh

ω h
s+ 1

（10）

高压管路压力对任意外负载力矩的传递函

数为
p1

TL
= 1
Dm

1
s2

ω 2
h

+ 2ξh

ω h
s+ 1

（11）

由于直接利用 ω h 公式计算系统的固有频率

会涉及参数间的单位转化，导致计算复杂，因此，
本文在 Simulink 中搭建式（8）的仿真模型，分别绘

制液压系统高压管路压力对变量泵摆角和对外负

载力矩的传递函数的伯德图，如图 7 所示，图 7a、
图 7b 中均在 6 Hz处存在谐振峰值，可知液压系统

理论固有频率为 6 Hz。

2.2　压裂泵激励频率分析

压裂泵的本质是一个往复柱塞泵，内部简化

的三维模型如图 8 所示。液压系统中的马达通过

图 8 中的小齿轮实现固连，6 对小齿轮共同驱动大

齿轮从而带动压裂泵主轴转动。主轴上是均布的

5 曲柄滑块机构，将主轴的转动转换为柱塞的往

复运动。

压裂泵流量 qY 和大齿轮转速 ω 之间的关

系为

qY = VYω （12）
式中：VY 为压裂泵排量。

针对压裂泵主轴的曲柄-连杆单元，建立其动

力学模型，运动示意图见图 9。系统由曲柄 1、连
杆 2 及滑块 3 这 3 个刚体共同组成。曲柄偏心距

AB=r，连杆长度 BC=l；TL为作用在泵主轴上的

驱动转矩；各构件质量分别记为曲柄偏心段 m1、
连杆m2及柱塞m3；曲柄与水平轴夹角为 θ，连杆与

水平轴夹角为 φ，两者满足运动约束；曲柄偏心部

分及连杆绕其质心的转动惯量依次为 J1与 J2。曲

轴由压裂泵的大齿轮直接带动，并以恒定角速度

ω转动。A、B、C分别为各铰接点的中心，点 S1、S2

则分别是曲轴偏心段和连杆的质心位置。

对曲柄滑块机构进行运动学分析计算可以得

到曲柄的角速度与各构件的转动速度及轨迹。
柱塞 3 的位移 s为

s= r cos θ+ l cos φ （13）

ü

ý

þ

ï
ïï
ï

ï
ïï
ï

sin φ= r
l

sin θ= λ sin θ

cos φ= ( 1 - λ2 sin2θ )
1
2

（14）

式中：λ为连杆比，λ= r l。

图 7　高压管路压力对变量泵开度与外负载力矩伯德图

Fig.7　Bode diagram of high-pressure pipeline pressure 
versus variable pump opening and external load torque 

图 8　压裂泵内部三维结构图

Fig.8　Three-dimensional structure diagram of the 
interior of a fracturing pump

图 9　曲柄滑块机构运动简图

Fig.9　Schematic diagram of the movement of the crank 
slider mechanism
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对 cos φ进行泰勒级数展开可得

cos φ= 1 - 1
2 ( λ2 sin2θ )- 1

8 ( λ4 sin4θ )- 1
16 ( λ6 sin6θ )- ⋯

（15）
式（13）~式（15）联立可得滑块加速度

aC=rθ̇ 2 (-cos θ-A 2 cos 2θ+A 4 cos 4θ-A 6 cos 6θ+⋯ ) +

rθ̈ (-sin θ- A 2

2 sin 2θ+ A 4

4 sin 4θ- A 6

6 sin 6θ+ ⋯ )

（16）

A 2 = λ+ 1
4 λ

3 + 15
128 λ

5 + 35
512 λ

7 + ⋯

A 4 = 1
4 λ

3 + 3
16 λ

5 + 5
32 λ

7 + ⋯　

A 6 = 9
64 λ

5 + 5
16 λ

7 + ⋯

A2、A4和A6为三角函数的傅里叶展开结果。
曲轴偏心部分质心 S1水平方向位移 Xsx1 与垂

直方向的位移 Xsy1 分别为

ü
ý
þ

Xsx1 = c cos θ
Xsy1 = c sin θ （17）

根据 θ= ωt，可得曲轴偏心部分质心 S1 在水

平方向的加速度 a sx1、垂直方向的加速度 a sy1 以及

总加速度 a s1，同理可得 S2加速度 a s2。

对压裂泵的单一曲柄滑块机构进行动力学分

析，各个构件的受力分析如图 10 所示。

根据压裂泵各个构件的受力分析，可得到该

结构的动力学方程：
曲柄AB的力与力矩平衡方程为

FRB - FRA = m 1a s1 （18）
FRBy r cos θ- FRBx r sin θ+ TLi = 0 （19）

式中：FRA为曲柄受到主轴的力；FRB为曲柄受到连杆的力；

TLi 表 示 第 i 个 曲 柄 负 载 扭 矩 与 驱 动 力 矩 相 同 ，i=1，
2，…，5。

连杆 BC的力与力矩平衡方程为

FRC - FRB = m 2a s2 （20）
FRCyb cos φ-FRCxb sin φ-FRBy a cos φ+FRBx a sin φ= J2 φ̈

（21）
式中：FRC为连杆受到滑块的力。

滑块的力平衡方程为

-FRCx + FP = m 3a c （22）
-FRCy + FRDy = 0 （23）

式中：FRDy为滑块受到机体的正压力；FP 为压裂液作用于

柱塞上的力，F p = pA 1；p为压裂液的压力；A1为压裂泵的

柱塞面积。

使用表 4 中的参数在 MATLAB Simulink 环

境中构建压裂泵的动力学数学模型，用于计算其

驱动力矩。各柱塞在曲轴上的安装位置具有固定

的相位差，最终集成为完整的压裂泵系统动力学

仿真模型。对单个曲柄滑块单元进行建模，其负

载为压裂液，直接作用于柱塞端面。实验中取最

大常用工作压力 95 MPa；假设配流阀理想启闭，
忽略高压腔泄漏与液体压缩。为保证泵具备自吸

性能，供液背压极低，可视为零。仿真设定：柱塞

外推排液时，负载压力取为 p；回程吸液时，负载

压力置零。

给定压裂泵的流量工况为 500 L/min，分别

计算单柱塞力矩后，将 5 个柱塞驱动力矩进行叠

加可得图 11 所示的驱动力矩。

对驱动力矩实际值进行处理即可得到压裂泵

转矩的激励频率。统计泵控阶段不同流量下压裂

泵转矩激励频率，可得压裂泵在 95 MPa 不同流量

下的转矩激励频率，如表 5 所示。由表 5 可知，压
力泵转矩激励频率在 600 L/min 下激励频率为

6.1 Hz 与液压系统固有频率 6 Hz 基本相符（考虑

实际建模误差），因此可以判定，全液压压裂车实

际使用过程中液压系统谐振源于此工况下压裂泵

工作转矩波动频率与液压系统固有频率相近。

表 4　压裂泵关键参数

Tab.4　Key parameters of fracturing pumps

变量

曲轴偏心质量m 1/kg
连杆质量m 2/kg

柱塞滑块质量m 3/kg
曲轴转动惯量 J1/（kg·m2）

曲轴偏心距 r/m
连杆转动惯量 J2/（kg·m2）

连杆长度 l/m
柱塞面积A 1/m2

BS2长度 a/m
S2C长度 b/m
AS1长度 c/m

数值

168.7
115.80
107.68

77.9
0.1016

6.78
0.6426

8.008×10-3

0.2552
0.3874
0.0623

图 11　500 L/min、95 MPa下的压裂泵主轴力矩

Fig.11　Spindle torque of the fracturing pump at 
500 L/min and 95 MPa

图 10　曲柄滑块机构受力分析

Fig.10　Force analysis of the crank slider mechanism
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3 全液压压裂车谐振抑制分析

结合第 2 节分析可知，全液压压裂车在特定

工况下液压系统压力产生谐振是由于压裂泵转矩

激励频率与液压系统谐振峰值频率接近，因此可

以通过调整液压系统的固有频率来改变谐振峰值

位置，从而避免全液压压裂车系统谐振，降低特定

工况下系统压力波动。
全液压压裂车因作业场景特殊，对车载空间

的紧凑性要求与制造成本的敏感性远高于固定式

液压装备。传统谐振抑制手段无论是被动式脉动

缓冲结构，还是基于伺服阀的主动分流方案，大多

面向 50 Hz 以上的中高频脉动设计，当面对压裂

作业中 2~8 Hz 的低频流体振荡时，抑振有效性

急剧下降，且伴随显著的能量耗散与额外热负荷。
鉴于此，本文提出一种“调频避振”策略：通过

精准匹配皮囊式液压蓄能器的气体容积与预充压

力，将系统固有频率迁移至压裂泵激励频带之外，
从源头上规避谐振。该方案仅需在回路中增设蓄

能器，除菌形阀局部压降外几乎无额外能量损失，
兼顾了低成本、低功耗与车载空间限制，为移动式

高压流体装备的振动控制提供了新的轻量化解决

思路。
液压系统高压腔增加蓄能器会降低整个系统

的弹簧刚度，从而降低固有频率。本文以蓄能器

充液过程为例进行液压系统固有频率理论推导，
蓄能器放液推导过程与充液过程相同。

当蓄能器内部压力降至充液阀的最低设定压

力时，该阀开启并进行补液，其充液所需时间受蓄

能器自身的充液特性影响，具体取决于结构参数、
初始充气压力以及充液开始前的状态等因素。在

此期间，蓄能器内流体的流动行为满足流量连续

性方程［11］：

qA = -dVA /dt （24）
式中：VA 为蓄能器气腔容积。

由热力学波义耳定律有

pA0V k
A0 = pAV k

A （25）
式中：k为气体的多变过程指数，充液等温过程取 1，排液

绝热过程取 1.4［12］；pA 为蓄能器充液过程中压力，等于系

统工作压力，即 pA = p1；pA0、VA0 分别为充液阀调定压力

下限时蓄能器稳定工作点的压力及容积。

将式（25）在充液起始点 pA0、VA0 附近泰勒展

开，并略去高次项，有 V k
A0 ΔpA + pA0 kV k- 1

A0 ΔVA =

0、ΔpA = - kpA0

VA0
ΔVA，即

dpA

dt = - kpA0

VA0

dVA

dt （26）

由式（24）和式（26）得

qA = VA0

kpA0

dpA

dt （27）

将式（27）进行拉氏变换，并将 pA = p1 代入

可得

QA = VA0

kpA0
sP 1 （28）

增加蓄能器后，并联马达高压腔的流量连续

性方程（式（4））变为

qm =∑
1

n

(Cnim ( p1 - p r )+Cnem p1 +Dnm
dθm

dt )+ V 0

β e

dp1

dt + qA

（29）
其增量方程的拉氏变换式为

Qm = C tmP 1 + ∑
1

n

Dnm sθm + V 0

β e
sP 1 + VA0

kpA0
sP 1 （30）

联立方程式（3）、式（7）、式（30），消去中间变

量Q p、θm，当 C tBm ≪ D 2
m，代入G= 0，简化后可得

P 1 =
1
D 2

m

K qp( )J t s+ Bm γ+DmTL

( V 0 J t

β eD 2
m

+ VA0 J t

kpA0D 2
m

) s2 +( C t J t

D 2
m

+ BmV 0

β eD 2
m

+ BmVA0

kpA0D 2
m

)+ 1

（31）
由式（31）可知，全液压压裂车的液压系统固

有频率由原来的 ω h = β eD 2
m / (V 0 J t ) 变为

ω h1 = 1
V 0 Jt
β eD 2

m
+ VA0 J t

kpA0D 2
m

（32）

增加蓄能器后，利用表 6 参数在 Simulink 中

建模，并获取系统伯德图，如图 12 所示。

表 5　压裂泵不同流量对应的激励频率

Tab.5　The corresponding excitation frequencies to 
different flow of fracturing pumps

压裂泵流量/ （L·min-1）
100
200
300
400
500
600
700
800
900

1000

压裂泵激励频率/Hz
1.0
2.0
3.0
4.0
5.0
6.1
7.1
8.1
9.1

10.1

表 6　增加蓄能器系统的关键参数

Tab.6　Increase the key parameters of the accumulator 
system

参数

蓄能器平均工作压力 pA0/MPa

剩余可压缩体积VA0/ m3

数值

26
0.03
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增加蓄能器能够降低系统的固有频率，将固

有频率向左移动，可移至压裂泵工作激励频率带

之外，从而避开谐振频率，达到谐振抑制目的。由

图 12 可知，增加蓄能器后，液压系统固有频率从

原来的 6 Hz变为 4 Hz左右，参考表 5，产生谐振的

工况为 400 L/min。压裂车实际工作过程中，此

工况较不常用。通过增加蓄能器将液压系统谐振

频率调整至不常用工况，避开常用谐振频率，即可

达到谐振抑制的目的。

4 谐振抑制实验

实验方案为对照实验，测试变量为是否安装

蓄能器，在不同工况下测试液压压裂车液压系统

高压压力。图 13 所示为测试现场和安装蓄能器

现场。蓄能器容量为 10 L，气腔压力为 8 MPa，需
要通过法兰直接安装在高压管路主管路一侧。

压力负载设置为 95 MPa，未加装蓄能器与加

装蓄能器后，500 L/min 振动最剧烈的工况的时

域测试数据如图 14 所示。

增加蓄能器前后不同工况下的压力振动情况

如图 15 所示，通过对比加装蓄能器前后振动情

况，在增加蓄能器后，压力波动大幅度降低，峰值

从 9.3 MPa降至 3.8 MPa，减振幅度 60%。

值得注意的是，增加蓄能器会降低系统的固

有频率、降低系统刚度，在低速运行时压裂泵会出

现爬行现象，且低速压力振动提高。实际使用时，
可在蓄能器接口加装一个开关阀，在小排量如

100~200 L/min 时关闭，其他工况打开，这样既可

以抑制谐振，又可避免低速爬行现象。

5 结论

本文通过理论分析与实验验证确定了三一石

油公司 318E 分布式全液压压裂车振动原因，主要

为压裂泵激励频率在低频范围内波动，随压裂流

量增大而增大，振动幅值随压力增大而增大。在

600 L/min 下与液压系统固有频率相近，产生谐

振现象。通过增加蓄能器，将液压系统固有频率

由 6 Hz 左右降到 4 Hz 左右，同时为蓄能器增设开

关阀，使液压系统固有频率能够避开压裂泵工作

激励频率。在初始测试振动最剧烈工况下，流体

振动可下降 60% 以上。
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图 13　测试及安装蓄能现场
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