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要!以水利工程中启闭机油缸为例#对超长大型液压缸最大轴向载荷进行计算分析
:

研

究了两端耳环与支座轴销之间的摩擦$缸筒与活塞杆的配合间隙对轴向承载能力的影响规律#利

用有限元软件
N67O7

对液压缸进行非线性屈曲分析
:

样机试验得出最大轴向载荷为
ML#F6

#与

理论计算值相差约
>P

#验证了理论模型的合理性
:

分析结果表明#由强度条件确定的极限载荷小

于由稳定性条件确定的临界载荷#液压缸允许的最大轴向载荷由极限载荷衡量
:

随着配合间隙的

减小或摩擦因数的增大#液压缸轴向承载能力增加#如当摩擦因数从
#

增加到
#:D

#允许的最大轴

向载荷增加约
M:MP:

关键词!超长大型液压缸%承载能力%配合间隙%摩擦%非线性屈曲分析
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超长大型液压缸广泛应用于大型工程机械领

域&大型装备制造行业以及船舶行业#对国民经济的

发展具有极其重要的作用
:

超长大型液压缸最大外

伸尺寸可达
"# _

#而且需要承受很大的轴向载

荷'

$a"

(

:

但是在实际工作中#受配合间隙&摩擦&自

重等因素影响#液压缸会产生较大的弯矩#不仅导致

轴向承载能力下降#而且会影响其可靠性和安全性
:

因此轴向承载能力是超长大型液压缸设计优化时考

虑的关键性问题
:

目前#工厂设计优化超长大型液压缸时#轴向额

定承载一般采用稳定性条件辅以安全系数确定#而

对其允许的最大轴向载荷关注较少
:

殷勇华等'

D

(对

水工液压启闭机油缸稳定性条件对应的临界载荷进

行了计算分析
:

赵荣俊等'

!

(提出初始挠度较大时用

)极限压力*作为超长大型液压缸稳定性的衡量标

准
:

刘礼华等'

M

(指出超长大型液压缸轴向受压时按

照第二类稳定问题考虑#安全性由强度条件而不是

稳定条件控制#但是第二类稳定问题仍属于稳定性

范围
:

已有研究在分析超长大型液压缸轴向承载能

力时#忽略了摩擦的影响#这就使得设计分析不全

面#计算结果也存在较大误差
:

国内外对普通液压缸的附加摩擦有一定研究
:

经克等'

>

(对附加摩擦力进行了定量分析#但是没有

进一步研究摩擦的影响
:̀+_2J?_'*42)'

等'

%

(研究

了摩擦对液压缸的轴向承载能力影响规律#但是忽

略了配合间隙的影响
:

本文以水利水电工程中常用的卧式液压启闭机

油缸为例#综合考虑了缸筒与活塞杆之间的配合间

隙&两端耳环与支座轴销之间的摩擦以及自重等因

素的影响#对比稳定性条件对应的临界载荷与强度

条件对应的极限载荷#建立超长大型液压缸最大轴

向载荷理论计算模型$以此研究了摩擦与配合间隙

对轴向承载能力的影响规律$利用有限元软件
N6?

7O7

对液压启闭机油缸进行非线性屈曲分析#并进

行样机试验#验证所建立的超长大型液压缸轴向载

荷理论模型的合理性
:

.

!

液压缸最大轴向载荷理论计算模型

.:.

!

液压缸受力工况分析

图
$

为两端铰接的卧式液压启闭机油缸受力示

意图
:

缸筒&活塞杆分别应用一个局部坐标系#坐标

轴方向如图所示
:

根据液压缸的实际工作情况#将液

压缸视为同时受重力与轴向压力作用的阶梯杆#并

综合考虑缸筒与活塞杆之间的配合间隙&两端耳环

与支座轴销之间的摩擦以及液压油质量等因素的影

响
:

图
$

中
!

为液压缸最大外伸长度$

!

$

为活塞杆

长度$

!

"

为缸筒长度$

"#

为液压缸受重力作用下的初

始挠度$

#$

为活塞杆单位长度自重$

#"

为缸筒单位长

度自重$

$

为轴向载荷$

%

&

#

%

'

为液压缸两端支点反

力$

(

&

#

(

'

为两端耳环处的摩擦力矩$

"$

#

(

$

分别

为活塞杆位于
)

$

断面处总挠度及弯矩$

""

#

(

"

分别

为缸筒位于
)

"

断面处总挠度及弯矩
:

图
$

!

液压启闭机油缸受力示意图

;0

W

:$

!

78G2_+408H0+

W
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5

,0*H2)

.:/

!

液压缸的初始挠度

液压缸缸筒与活塞杆连接处&活塞与缸筒内壁之

间存在着配合间隙#受重力作用会导致轴线偏转!如图

"

所示"#并形成一定的初始挠度
:

图
"

中
*

为导向长

度$

+

为导向套与活塞杆配合间隙$

,

为活塞与缸筒内

壁配合间隙$

!

为活塞杆与缸筒的轴线偏转角
:

L!
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图
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缸筒与活塞杆之间的偏转
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和图
"

可得液压缸轴线偏转角
!

和初

始挠度
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分别为%
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液压缸两端的摩擦力矩

为确定液压缸的摩擦力矩#引入两端固定液压

缸模型
:

即假定图
$

中液压缸两端的摩擦力矩分别

为
(

&$

和
(

'$

足够大#使得耳环与对应支座轴销之

间固定不动#此时断面弯矩
(
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和
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分别为%
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根据梁的近似微分方程
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由方程!

!

"得出
(

&$

和
(

'$

的前提条件是液压

缸两端耳环与支座轴销之间处于固定状态
:

但实际

工作中能产生的摩擦力矩
(

&"

和
(

'"

不一定保证两

端固定#需进一步分析
:

摩擦力矩
(
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和
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可分别

表示为'
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式中%
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分别为活塞杆端部&缸筒端部耳环与

支座轴销之间的摩擦因数$
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端部&缸筒端部支座轴销的直径
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与
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和
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#即可确定液压

缸两端实际的摩擦力矩
:

在实际工作中#由于液压启

闭机油缸自重较大#两端固定所需的摩擦力矩远大

于实际工作中能产生的摩擦力矩#两端受轴向压力

作用时不能处于固定状态#因此#摩擦力矩
(

&

和
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由式!
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液压缸最大轴向载荷
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"

2

$

8'3

!

2

$

!

$

"

2

"

8'3

!

2

"

!

"

"

/

2

$

30*

!

2

$

!

$

"

/

2

"

30*

!

2

"

!

"

$

%

&

'

(

)

"

4

&

$

&

"

'

$

'

$

%

&

'

(

)

"

-

#$

+!

2

!

$

0

$

1

$

"

/

(

&

+

$

#"

+!

2

!

"

0

"

1

"

"

/

(

'

+

$

#$

+!

2

!

$

0

$

1

$

"

/

#"

+!

2

!

"

0

"

1

"

"

$

%

&

'

(

)

!

!

>

"

@!
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液压缸允许的最大轴向载荷
$

_

应同时满足稳

定性条件和强度条件
:

在实际工作中#由于缸筒的刚

度远大于活塞杆的刚度#失稳破坏一般发生在活塞

杆上#因此以活塞杆所能承受的最大轴向载荷作为

液压缸的最大轴向载荷
:

活塞杆稳定性条件可由式!

>

"左端系数矩阵判

定
:

当左端系数矩阵趋于零时#由于联立方程右端是

非零矩阵#左端
&

$

#

&

"

#

'

$

#

'

"

将趋于无穷大#对应

的挠度
"$

#

""

无穷大#即系统失稳
:

由左端系数矩阵

行列式为零可得稳定性条件对应的临界方程为%

2

$

4+*

!

2

$

!

$

"

.

2

"

4+*

!

2

"

!

"

"

-

#

!

%

"

式!

%

"是一个关于轴向载荷
$

的超越方程#在其他

参数已知的条件下#可借助数值计算方法求出液压

缸的临界载荷
$

F

:

活塞杆强度条件为%

!$

"

7

"

$

.

D"(

$_+I

"

7

D

$

#

'(

#

!

L

"

式中%

7

$

为活塞杆直径$'

#

(为活塞杆许用应力$

(

$_+I

为活塞杆在轴向载荷
$

作用下的最大弯矩
:

活塞杆最大弯矩
(

$_+I

由
H(

$

+

H)

$

b#

确定#结

合式!

"

"和式!

>

"可得轴向载荷
$

作用下的最大弯

矩
(

$_+I

及对应
)

$

分别为%

)

$

-

+)84+*

!

&

$

+

'

$

"

2

$

(

$_+I

-

$&

$

30* +)84+*

!

&

$

+

'

$

' (

"

.

$'

$

4

!!

8'3 +)84+*

!

&

$

+

'

$

! "

"

/

0

$

1

$#$

+

$

%

&

$

!

@

"

综合式!

L

"和式!

@

"可得在强度条件下#活塞杆

极限载荷
$

(

的解析表达式为%

$

(

.

L

7

$

$

(

&

"

$

'

$

4

$

.

&

"

$

+

'槡
"

$

.

$

(

'

$

$

.

&

"

$

+

'槡
"

$

'

/

!!

0

$

1

$#$

$

(

(

-

"

7

"

$

!

'(

#

!

$#

"

在其他参数已知的条件下#借助数值计算方法

求解出式!

$#

"中极限载荷
$

(

:

对比稳定性条件对应的临界载荷
$

F

与强度条

件对应的极限载荷
$

(

#可确定活塞杆所能承受的最

大轴向载荷#即为液压缸允许的最大轴向载荷
$

_

:

/

!

工程实例分析

某液压启闭机油缸结构尺寸参数如表
$

所示
:

液压缸活塞杆材料为
$U)$%60"

#许用应力'

#

$

(

b

MM#]R+

#弹性模量
0

$

b":$e$#

M

]R+

#杆端耳环

内径为
#:$L_

$缸筒材料为
fD!MV

#许用应力'

#

"

(

b"@M]R+

#弹性模量
0

"

b":$e$#

M

]R+

#缸底耳

环内径为
#:">_

$液压缸两端耳环与支座轴销之间

摩擦因数为
#:$

'

L

(

:

表
.

!

液压缸结构尺寸参数表

2&"3.

!

4$%5'$5%)#67)

8

&%&9)$)%#,:;

*

-%&5<6';,6#$'

*

<6=-)%

参数
!

$

+

_

#$

+!

6

-

_

a$

"

!

+

_

8

+

_

+

+

_

,

+

_

大小
$$:@%M $%L# "!:!>M #:>$ #:##" #:##"

参数
!

"

+

_

#"

+!

6

-

_

a$

"

7

$

+

_

6

$

+

_

6

"

+

_

$

+

F6

大小
$":!@ !MM# #:"! #:>#M #:M" D##

/:.

!

液压缸载荷分析

将表
$

中参数代入式!

>

"可得出液压缸稳定性

条件对应的临界载荷
$

F

b@!":>F6:

当活塞杆最危

险截面达到许用应力'

#

$

(

bMM#]R+

时#根据式!

>

"

和式!

$#

"可得出强度条件对应的极限载荷
$

(

b

>$%:$F6:

由于极限载荷
$

(

小于临界载荷
$

F

#因此液压

缸允许的最大轴向载荷
$

_

由极限载荷
$

(

确定#其

值为
$

_

b>$%:$F6:

工厂设计优化液压缸时其轴向额定载荷一般用

临界载荷
$

F

除以安全系数来确定
:

但是根据上述分

析可以看出#超长大型液压缸轴向承载能力由极限

载荷
$

(

来衡量更符合实际工作情况#从而可以选用

较小的安全系数#以优化液压缸的结构参数
:

/:/

!

液压缸摩擦力矩及间隙&摩擦对承载能力影响

将表
$

中液压缸参数代入式!

!

"#可得固定液压

缸模型对应的摩擦力矩
(

&$

b>:%Me$#

!

6

-

_

#

(

'$

bD:L!e$#

M

6

-

_

$代入式!

M

"可得实际工作中

能产生的摩擦力矩
(

&"

b@LL:"6

-

_

#

(

'"

b

$!"%:!6

-

_:

由于
(

&$

#

(

'$

远大于
(

&"

#

(

'"

#液

压缸两端受轴向压力作用时不可能处于固定状态
:

实际的摩擦力矩
(

&

#

(

'

由式!

M

"确定的结论是合

理的
:

缸筒与活塞杆配合间隙减小#液压缸初始挠度

和弯曲力矩随之减小#强度条件对应的极限载荷
$

(

增大#轴向承载能力提高
:

若不考虑配合间隙#即
+

b,b#

#液压缸允许的最大轴向载荷
$

_

b>%M:$

F6:

对比
+b,b#:##"_

时的最大轴向载荷#可得

液压缸轴向承载能力下降约
L:>P:

若不考虑液压缸两端的摩擦#根据式!

%

"&式

!

$#

"可得液压缸允许的最大轴向载荷
$

_

b>#D:@

F6:

随着两端摩擦因数的增大#液压缸轴向承载能

力有所增加#如图
D

所示
:

当摩擦因数从
#

增加到

#:D

#对应的轴向承载能力增加约
M:MP:

但摩擦因

数增大#两端耳环与支座轴销之间的磨损也会随之

增加#因此在液压缸设计优化时需要综合考虑
:

#M
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摩擦因数
"

图
D

!

摩擦对液压缸轴向承载能力的影响

;0

W

:D

!

T--284'--)0840'*'*+I0+,<2+)0*

W

8+

X

+804

5

'-G

5

H)+(,088

5

,0*H2)

0

!

有限元分析

利用有限元软件
N67O7

对液压启闭机油缸进

行非线性屈曲分析#以验证理论模型计算分析的合

理性#进而得出摩擦与配合间隙对轴向承载能力的

影响规律
:

由于
N67O7

分析过程中需改变摩擦与

配合间隙的参数值并反复进行建模&分析&后处理步

骤#因此采用
NRAY

命令流方式进行处理#反复分

析时只需更改
NRAY

命令流中的参数值即可!具体

命令流内容略"

'

@

(

:

根据表
$

中参数#建立液压启闭机油缸的实体

模型并划分网格
:

先对液压缸进行特征值屈曲分析#

得到稳定性条件对应的临界载荷
$

F

b@"D:MF6:

然

后使用
/R̀ TB]

命令来施加几何缺陷并进行非线

性屈曲分析'

$#a$"

(

:

最终得到如图
!

所示的位移 载

荷曲线
:

位移+
_

图
!

!

液压缸位移 载荷曲线

;0

W

:!

!

Y'+H?H03

X

,+82_2*48()12

'-4G2G

5

H)+(,08G'0348

5

,0*H2)

根据图
!

可得#轴向荷载
$b>DM:!F6

时#液

压缸结构开始发散#即不满足强度条件要求#相应的

液压缸最大轴向载荷
$

_

b>DM:!F6:

非线性屈曲

分析所得液压缸允许的最大轴向载荷与理论计算值

相差约
DP

#初步说明所建立的理论模型是可信的
:

改变缸筒与活塞杆之间配合间隙&两端耳环与

支座轴销之间摩擦因数#在
N67O7

软件中重新输

NRAY

命令流#得到液压缸允许的最大轴向载荷理

论计算值如表
"

所示
:

由表
"

可知#液压缸允许的最

大轴向载荷随着配合间隙的减小而增大#随着摩擦

因数的增大而增大
:

非线性屈曲分析所得液压缸轴

向承载能力的变化规律与理论计算结果基本一致
:

但是不难看出#非线性屈曲分析值略大于理论计算

值#这是因为非线性屈曲分析时系统默认液压缸结

构已经发散
:

表
/

!

液压缸轴向承载能力有限元分析值与理论计算值

2&"3/

!

!>6&<")&%6=

?

'&

8

&'6$

*

,:;

*

-%&5<6''

*

<6=-)%"

*

@A!&=-$;),%)$6'&<'&<'5<&$6,=

参数 参数值
载荷+

F6

理论计算值 有限元分析值

配合间隙

!

+d,

"+!

_d_

"

# >%M:$ >@$:D

#:##$ >>":L >%L:%

#:##" >!%:M >>#:!

#:##! >$%:D >DM:!

#:##> ML#:# >#D:"

摩擦因数

# >#D:@ >$#:L

#:#M >$$:! >"M:L

#:$# >$%:D >DM:!

#:"# >"M:D >!%:#

***********************

#:D# >D$:" >MM:M

1

!

试验验证

图
M

为液压启闭机油缸试验样机#对其承载能

力进行测试#以验证理论模型的合理性#尺寸参数如

图
M

!

试验用液压启闭机油缸

;0

W

:M

!

.

5

H)+(,08G'0348

5

,0*H2)'-G

5

H)+(,08

2*

W

0*22)0*

W

-')2I

X

2)0_2*4

表
$

所示
:

试验时为符合实际工况#将液压启闭机油

缸保持在最大伸出位置#两端施加负载并逐步增大
:

通过传感器测量活塞杆与缸筒连接处的挠度#进而

得出活塞杆最大弯矩及对应的最大应力'

$Da$!

(

:

液压启闭机油缸两端轴向负载与活塞杆最大应

$M
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力的对应关系如图
>

所示#图中临界载荷由式!

>

"左

端系数矩阵为零确定
:

由图
>

可知#液压缸最大轴向

载荷为
$

_

bML#F6

#与理论计算值相差约
>P:

误

差值在允许范围之内#说明理论计算结果是可信的#

本文所建立的理论模型及有限元分析是合理的
:

轴向负载+
F6

图
>

!

轴向负载与活塞杆最大应力对应关系

;0

W

:>

!

QG2)2,+40'*3G0

X

<24̂22*4G2+I0+,,'+H

+*H4G2_+I0_(_)'H34)233

B

!

结
!

论

以液压启闭机油缸为例#建立了超长大型液压

缸轴向承载能力理论计算模型#并进行了实验研究
:

主要结论如下%

$

"超长大型液压缸强度条件确定的极限载荷小

于稳定性条件确定的临界载荷#液压缸最大轴向载

荷由极限载荷来衡量#极限载荷相比临界载荷更具

工程实际参考价值
:

"

"超长大型液压缸配合间隙对轴向承载能力有

一定影响#随着配合间隙减小#超长大型液压缸轴向

承载能力增加
:

D

"超长大型液压缸两端联接处摩擦因数增大#

其轴向承载能力有所增加
:

以本文液压启闭机油缸

为例#当摩擦因数从
#

增加到
#:D

#允许的最大轴向

载荷增加约
M:MP:

本文的研究结果可为超长大型

液压缸的设计优化提供重要参考
:
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