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摘 要

提开机是工程机械中常用的设备，专用液压提升机是根据用户的需求迸行研制开发

的。汽车修理厂用它来将汽车从一楼提升到二楼进行维修。研制专用液压提升机的核心

任务是液压控制系统的研究，总体方案是采用双柱塞式液压缸提升重物，需要解决的问

题是双缸的同步问题。

首先进行液压系统的设计，确定基本回路的方案，选择控制方式，进行压力、流量

的计算，选择电机、泵以及各种阀。其次对液压泵、液压缸、液压控制元件进行了静态

特性分析，分析了它们所受的力、压力、流量之间的关系。最后进行了实验，在试验过

程中发现：在上升过程中运行比较平稳，但在下降过程中液压系统产生了严重的振荡。

对出现的问题首先分析了产生振动的原因，引起振动的主要原因是由于液流的变化，

使液控单向阀、电磁换向阀等阀产生振动，造成整个装置激烈的振动。同时对产生

振动的各种阀进行了动态特性分析，建立了振动元件的数学模型，求出了传递函数、特

征方程，导出了各种阀的圆频率、阻尼系数及阻尼振动频率，最终求出产生振动的各种

阀的稳定条件。最后采取了两个措施：一是在换向阀控制液控单向阀支路的占，油口处增

加一个阻尼，控制液控单向阀的开启速度，防止产生液流振荡。二是在两个液控单向阀

的出口4、B两处各安装一个单向节流阀，由于节流阀的节制与调速作用，使从液压缸

回油的流量不能产生突变，这时流入同步阀的流量就比较稳定了，同步阀起到了同步控

制的作用，振动问题得到了彻底的解决，取得了理想的效果。
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The Research of Control System of

Special—purpose Hydraulic Elevator

Abstract

Elevator is a common equipment of engineering machine．Special—purpose hydraulic

elevator is researched and developed according tO the demand ofusers．It is used for garage

to lift automobile from first floor to second floor．The core task of developing special—purpose

hydraulic elevator is the research of hydraulic control system．The general scheme is lifting

heavy by the means of dual-plunger type hydraulic cylinder The problem to be solved is the

synchronization ofdual—cylinder．

Firstly，design hydraulic system,confirm the scheme of basic loop，choose control type，

calculate pressure and flow，and choose dynamo，pump and all kinds of valves Secondly，the

static character of hydraulic pump，hydraulic cylinder and hydraulic control component is

analyzed．And the relation of strength，pressure and flow is analyzed too．Finally，experiment．
We found：hydraulic system is stabile at the upliRed process，but it is seriously vibrated at the

descending process．The reason of vibration is analyzed at first．The main reason is the

changing of liquid flow，thus make hydraulic control one-way valve and electromagnetism

reversal valve vibrated．And the whole equipment seriously vibrated．Meanwhile，the dynamic
character of the vibrated valves is analyzed Build math model of vibrating component，work

out transfer function and characteristic equation,derive cyclic frequency，damping coefficient

and damping vibrating frequency．At last work out the stable condition of vibrating valves．

Two measures are adopted：one is adding an attenuator at B1 oil port ofthe branch ofreversal

valve controlling hydraulic control one-way valve Control opening speed of hydraulic control

one-way valves Avoid liquid flow vibration．Another is丘xing a one-way throttle valve at exit
氏B ofthe two hydraulic control one—way valves．Due to the continence and speed governing

of throttle valve，oil return flow from hydraulic cylinder cannot break Thus the flow flowing

in synchronization valve is stable．Synchronization valve works．The problem of vibration is

solved drastically and perfect effect is received．

Key Words：Mechanical Design；The System of Hydraulic Control；Hydraulic Elevator；

Hydraulic Cylinder；Synchronization Valve
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1绪论

1．1液压控制概述

液压传动与机械传动相比是一门比较新兴的技术，它被各国普遍重视并得到广泛应

用。自从1795年英国制成了第一台水压机起，液压技术进入了工程领域，第二次世界

大战期间， 由于军事工业迫切需要反应快、精度高的自动控制系统，因而出现了液压

伺服控制系统。我国液压工业发展历程，大致可分为三个阶段，即：20世纪50年代初

到60年代初为起步阶段；60一70年代为专业化生产体系成长阶段；80一90年代为快速

发展阶段。经过40多年的努力，我国液压行业已形成了一个门类比较齐全，有一定生

产能力和技术水平的工业体系，液压技术的发展历史虽然较短，但发展速度却非常之快。

随着液压元件的迅速发展，性能也更趋完善，液压技术的应用就更为大家所重视。液压

传动具有许多独特的优越性，目前已被广泛应用到机械制造、交通运输、矿山、冶金、

石油化工、航空、航海、军事、农机等工业部门；也被应用到宇宙航行、海洋开发、预

测地震等方面。它们已经和机械、电气等综合地应用于各种机械设备中，成为机器中不

可缺少的一部分。我国液压工业虽取得了很大的进步，但与主机发展需求，以及和世界

先进水平相比，还存在不少差距，主要反映在产品品种、性能和可靠性等方面。

液压传动控制是工业中经常用到的一种控制方式，现代传动技术主要采用液压完成

能量传递、改变运动形态、实现对能量的分配和控制、保证传动精度和效率等功能，它

是机电产品向高速化、自动化、高效率、高精度、高可靠性、轻量化、多样化方向发展

的不可缺少的关键技术之一。因为液压传动控制方式的灵活性和便捷性，液压控制在工

业上受到广泛的重视。液压传动是研究以有压流体为能源介质，来实现各种机械和自动

控制的学科。根据不同的控制目标，液压传动利用各种元件能够设计出所需要的各种不

同的控制回路，比如压力控制回路、速度控制回路、多缸工作控制回路等。再由若干回

路有机组合成为完成一定控制功能的传动系统来完成能量的传递、转换和控制。液压传

图1．1液压传动能量传递过程

Fig 1 1 The transmission procedure ofenergy in hydraulic transmission
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动能量传递过程如图1．1所示。

液压传动的主要优点有“’：

(1)液压传动可以在很大的调速范围内较方便地实现无级调速；

(2)运动平稳、可靠、反应快，能高速启动、制动和频繁换向；

(3)与机械传动和电气传动相比，在输出功率相同的情况下，液压传动装置的体

积小、重量轻、惯性小，而且能传递大的力和转矩；

(4)控制和调节比较简单，操作方便，易于实现自动化。当和电气控制配合使用

时，易于实现各种复杂的自动工作循环；

(5)易于实现过载保护。因采用液体作为工作介质，使相对运动的表面间能够自

行润滑，减少了零件的磨损，提高了元件的使用寿命；

(6)液压元件实现了系列化、标准化和通用化，故易于设计、制造和推广使用，

元件的布置灵活。

液压传动的主要缺点有：

(1)液压传动存在不可避免的泄漏，同时液体不是绝对不可压缩的，在高压下油

管等也会产生弹性变形，故不能保证严格的传动比i

(2)由于在能量转换和传递过程中存在着压力损失和泄漏，因而效率低；

(3)温度的变化可使液体的粘度受到影响，故不宜在高温和低温条件下工作，同

时要求有较好的过滤设施；

(4)当液体受污染后会使液压系统发生故障，出现故障时不易直观地查找原因。

总的来说，液压传动优点是主要的。其某些缺点将会随着科学技术的发展、设计制

造水平的提高而逐步得到解决，液压传动将会得到更广泛地应用。

液压传动从发展趋势来看，特别是近十余年来，以液压与气动为代表的流体传动技

术，借助微电子技术大力发展电液传动与控制产品，使其产生新的活力。液压技术在与

电机传动和电气传动技术竞争中，坚持机电液气一体化发展方向，并不断跟踪和移植信

息技术、计算机技术、摩擦磨损技术、润滑技术、自动控制技术以及新材料新工艺等成

果，充分发挥液压技术功率密度大的优点，克服漏油和噪声等缺点，作为现代传动与控

制的重要组成部分，不断地扩大其应用领域，保持强大的竞争力。正向着高压化、高速

化、集成化、大流量、大功率、高效率、长寿命、低噪声方向发展。液压元件、液压传

动系统的计算机辅助设计和制造以及计算机在电液自动控制系统的应用等也有广阔的

发展前景。目前用液压传动做提升设备非常广泛，例如液压提升机、液压电梯等。
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1．2市场需求分析

随着人们生活水平的提高，汽车将走向千家万户，汽车维修行业的发展空间将越来

越大。目前，国内的维修状况通常是一些小的汽车维修点工人躺在汽车底盘下修车，这

使得工人师傅在狭窄的工作空间进行工作，十分不便，加上底盘下光线不好，严重影响

修车质量，工作效率很低，工人劳动强度大。还有的汽车维修点常常是修建一个固定的

维修沟，工人在沟内弯曲身体，工作时间太长，严重影响身体健康。为了解决维修带来

的不便，人们设计了一些小型的机械提升机和液压提升机，如图1．2所示。提升机将汽

图1．2小型液压提升机结构简图

Fig 1．2 Small hydraulic elevator structure schematic drawing

车提升到恰当的高度，工人进行维修，解决了维修的困难，但这些只能适应于一些中小

型的修理厂。对于一些大型的修理厂，还需要把汽车运N--楼进行维修或喷漆等，汽车

从一楼到二楼可以采用慢坡上去，但占据面积大，尤其对于后改建的维修厂，受空间的

限制，无法修建慢坡，这就需要有一种专用的提升设备将汽车由一楼提升N--楼。本论

文所研制的专用液压提升机就是根据汽车修理厂所提供的参数进行设计的。

1．3论文选题的意义和主要工作任务 ．

根据市场调研分析，目前国内及国外的小型液压提升机采用的提升方式是单缸提

升，如图1．2所示。液压系统控制回路大多是如图1．3所示的回路，液压控制系统比较

简单，上升、下降比较平稳，适用于小型的汽车维修厂。但对于专用液压提升机这样的

设备，由于提升重量大，提升高度高，用这种小型液压提升机的控制回路是不行的，因

为它需要采用双液压缸提升的方式，一般的控制回路是很难实现的，而且保证在提升、

下降过程中运行平稳，因此有必要研究专用液压提升机的控制系统。在研制专用液压提

升机过程中首要解决的问题是控制系统的设计。在提升、下降过程中，能否保证液流稳
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定运行及双缸的同步问题是研制专用液压提升机的核心任务。现有的资料表明保证双缸

的同步有几种方法，专用液压提升机采用的方法是用分流集流阀控制双柱塞式液压缸的

同步。这种方法虽然比较简单，但在运行过程中却产生了严重的振荡。对于出现的这个

问题，目前书中、手册以及一些资料上都没有进行深入的分析，也没有很好的解决方法，

图1．3液压系统原理图

Fig 1．3 Hydraulic system schematic diagram

因此本论文对专用液压提升机的控制问题进行了深入的研究，这对以后设计液压提升机

具有指导作用，也为从事该领域研究的人们提供一个理论依据。

本论文的主要工作任务是进行市场需求分析；分析专用液压提升机的组成、工作原

理及工作过程；进行液压传动系统的设计；分析液压传动系统基本元件的静态特性；进

行试验及过程分析，包括实验过程中问题的产生、振动的原因分析、引起振动的元件

的动态特性分析以及问题的解决方法。最后得出本论文的结论及今后的努力方向。

1．4专用液压提升机的主要功能与技术指标

专用液压提升机的主要功能是用轿厢把汽车从一楼升N--楼，提升位置自动控制，

一楼、二楼都可以进行操作，操作时先响铃，设备不用时必须放到地面，位置自动控制。

主要技术参数：

提升高度：3．8米 提升速度：0．062米／秒

下降速度：0．04米／秒 提升重量：3吨



大连理工大学专业学位硕士学位论文

2专用液压提升机的组成及工作原理

2．1专用液压提升机的组成

2．1．1总体结构的设计

由于要提升的汽车很重，要求在提升过程中运动平稳，如果采用传统的机械式结构

会使传动系统复杂，造价高，上升不够平稳，因此选用液压传动来完成。采用双缸提升

重物，其结构简图如图2．1所示。

5

图2．1专用液压提升机结构简图

Fig．2．1 Special-purpose hydraulic elevator structure schematic drawing

1)滑车2)轿厢3)液压缸4)立柱5)横梁6)液压控制箱

2．1．2总体的组成

(1)动力部分“叫

由电机、液压泵组成，液压泵将机械能转化成液压动力能。

(2)液压控制部分

本部分是整机的关键部分，在设计中除了保证正常的提升机功能外，主要解决的是

双缸的同步问题，关于控制部分的内容在第三章中专门叙述。

(3)执行部分



田继宏：专用液压提升机控制系统的研究

主要是通过液压缸来完成。液压缸放在立柱内，液压缸柱塞杆上方有绳轮，绳轮上

的钢丝绳一端和立柱固定，另一端与滑车相连，当液压柱塞杆上升时，即带动滑车上移，

通过钢丝绳的传动，液压杆上升一个高度时，滑车与轿厢上升二个高度。滑车与轿厢连

结为一体，滑车上移时使轿厢上升，放在轿厢内的汽车随同轿厢一同达到二楼的位置，

完成上升过程。下降时靠整个装置的自重使油液返回油箱从而实现下降，下降速度由节

流阀控制。上升、下降位置由限位行程开关控制。

(4)辅助装置

主要由一些油路管道、压力表油箱等构成。

2．2液压系统的工作原理及工作过程分析

2．2．1液压系统的工作原理

所研制的液压提升机由液压泵供油，油液通过主换向阀到分流集流阀再通过单向阀

到液压缸，完成上升。下降时靠整个装置的自重，主回路压力油经主换向阀，将液控单

向阀打开使油缸油液排回到油箱完成下降过程。上升时将主溢流阀接在主回路中，当压

力超过其调压时，将开启溢流阀，溢流阀起溢流保护作用。下降时，副溢流阀经换向阀

与主溢流阀相通，当压力超过其调压时，他们将开启，配合节流阀组成调速回路，控制

下降速度。

2．2．2工作过程分析

(1)空载运行

在提升前先打开总开关，然后启动电机，电动机带动油泵运转泵油，经主换向阀2

回油至换向阀6回到油箱，空载运行。

(2)上升过程

在提升之前先响铃，然后按下提升按扭，主换向阀的电磁铁1DT(+)，主换向阔2

换向到左位，油泵压力油上行到分流集流阀3再经两路单向阀分别到两柱塞式液压缸，

使油缸的柱塞上升带动绳轮钢绳上升，钢绳带动轿厢一同上升使轿厢从一楼位置升N--

楼位置，当液压杆上升一个高度时，滑车轿厢上升二个高度，上升位置由限位行程开关

控制。

(3)下降过程

需要下降时，按下下降按扭，主换向阀的电磁铁2DT(+)，3DT(+)，4DT(+)靠

整个装置的自重，主回路压力油经主换向阀右位将液控单向阀打开，油缸油液得以排出，
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经主阀2、换向阀6、节流阀7流回油箱，这时轿厢下降。下降速度由节流阀控制，下

降位置由行程开关控制。

(4)停用

当停用时，必须把轿箱落到地面，先按电机停止按钮使电机停止运行，再关闭总开

关。在经常使用时，不必关闭电机，直接使用上升、下降按钮即可。
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3液压传动系统的设计

3。1液压传动系统的型式及构成

专用液压提升机液压传动系统的型式采用的是开式系统。液压泵从油箱吸油，通过

换向阀给液压缸以驱动工作机构，液压缸的回油再经换向阀回油箱，在泵的出口处装上

溢流阀，这种系统的结构较为简单，由于系统本身具有油箱，因此可以发挥油箱散热、

沉淀杂质的作用。

液压传动系统主要由液压泵、液压缸、各种控制阀、油箱、滤油器、管路、控制仪

表等构成。

3．2初步拟定液压系统原理图

拟定液压系统原理图是整个设计工作中最关键的步骤。

3．2．1确定执行元件的类型

执行元件的类型可以根据主机工作部件所要求的运动形式来确定。专用液压提升机

采用双液压缸做执行元件来提升重物，由于提升高度比较高，要求柱塞缸也比较长，因

此要合理确定导向长度。在提升过程中要保持双液压缸同步，液压缸选用的是柱塞式液

压缸。

3．2．2液压基本回路方案的确定

由于液压提升机采用双液压缸做执行元件，如果两个液压缸不能准确同步，就会严

重影响液压提升机正常工作。甚至损坏液压元件，所以双液压缸同步问题是设计中首要

解决的问题。

(1)同步误差产生的原因分析。1

①两个液压缸在运行的过程中所承担的负载往往不完全相同，负载小的元件进油量

多，速度快；负载大的元件进油量少，速度慢。

②液压缸的运动副常靠密封件或间隙密封，虽然对这些密封的规格和性能可以提出

要求和规定，但要做到完全满足要求却不可能，因此在运动时，有的摩擦力大，有的摩

擦力小，摩擦力小的运动速度快，摩擦力大的运动速度慢。

③两个液压缸由于制造精度不同，泄漏或长时间运转使其工作特性发生变化等原

因，也会造成不能同步。

④液压缸的进出口是用管路和各元件连接的，当油管长度、弯头等不同时，其沿程

阻力也不相等，也会出现不同步现象。
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(z)保证双液压缸同步的方法

①机械的方法

这种方法的优点是系统简单，因而应用比较广泛，但是如果只用简单的方法把两液

压缸固定在一起，则很难达到比较高的同步精度，因而需要采取其它措施。图3．1(a)

是一个液压升降台，利用齿条作为导向装置，依靠齿轮与齿条的啮合进行误差修正，只

要齿条与齿轮的制造精度得到保证，升降台的两个工作缸就可达到比较高的同步精度。

图3．1(b)是两台液压马达分别带动一个齿轮，两齿轮与同一滚轮啮合，使两个马达实

现较高的同步精度。

I x l I×

(a) (b)

图3．1消除同步误差的方法(1)

Fig．3．1 Themethod ofcanceling symehronismerror(1)

②两台性能相同的液压泵或马达并联并同时向工作缸供油的方法

这种方法同步精度的高低主要取决于泵或马达的容积效率，容积效率高，同步精度

也高。但是由于种种原因或长期运转，泵或马达的工作特性会发生变化，同步精度就会

受到影响，要对其进行修正，可采取下述措施。

a．选用变量机构简单的变量泵或变量马达。当出现同步误差时，可通过调节排量进

行修正。

b．给两个同轴运转定量马达分别并联一个节流阀，通过对节流阀的调节，修正同步

误差，如图3．2(a)所示。

c．给两个同轴运转定量泵分别并联一个溢流阀，当一个液压缸已到终点，另一个尚

需供油时，多余的油经溢流阀回油箱。如图3．2(b)所示。
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(b)

图3．2消除同步误差的方法(2)

Fig 3．2 The method ofcanceling synchronism OXTOr(2)

③两个相同作用面积的双活塞杆缸串联的方法

这种同步方式的特点是油路简单，如果两缸的尺寸和形状完全相同，不需采取其它

措施就可实现比较准确的同步。但由于制造精度、泄漏及油中混入空气等原因，液压缸

工作时必然会出现误差。为了修正这种误差，在回路中增设一个Y型三位四通换向阀及

液控单向闽，如图3．3所示。

图3．3消除同步误差的方法(3)

F塘．3．3Themethodofcanceling synchronismeⅡ∞(3)
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这时会出现两种情况，一种是A缸己到终点，B缸还未到达。此时操纵Y型换向阀，

使其处于左位，液控单向阀被打开，使B缸继续运动，消除同步误差。另一种情况是B

缸己到终点，A缸还未到达。这时，使Y型换向阀处于右位，打开液控单向阀，向A缸

下腔供油，使其继续运动消除同步误差。

④采用同步器的方法

同步器就是把两个参数完全相同的双活塞杆缸的缸体及活塞杆连成一体，如图3．4

(a)所示。此时缸被分成A、B、C、D四个腔，A、B腔分别与两工作缸的活塞腔相联，

C、D腔与换向阀相联。当换向阀处于左位时，液压油经换向阀进入同步器C和D腔，推

动活塞向左运动，A、B腔的油被排出，分别进入两工作缸的活塞腔，活塞向上同步运动。

当换向阀处于右位时，液压油进入工作缸活塞杆腔，活塞向下同步运动，活塞腔的油流

入同步器A及B腔，推动活塞向右运动。

(a) (b)

图3．4消除同步误差的方法(4)

Fig．3．4Themethod ofcncehng synchromsmerror(4)

同步器的同步精度很高，但对制造精度和密封性能要求很严，如果制造精度有误差

或产生泄漏，同步器的进、排油量就会不一样。为修正这种误差，可在两个活塞的两侧，

各装一个带有顶杆的特殊单向阀，如图3．4(b)所示。活塞运动到终点时，缸盖顶开单

向阀，使两室相通互相补油。另外为了修正两工作缸在运动中出现的误差，在工作缸与

同步器之间的油路上，装一个安全阀。当一缸到达终点，另一缸仍需供油时，到达终点

缸的多余油打开安全阀回油箱，该安全阀还对元件起保护作用。
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使用同步器的同步回路，同步误差率可在l％以内。但用它控制面积大、行程长的

液压缸，同步器的体积则比较大，制造成本高。

⑤采用分流阀的方法

图3．5消除同步误差的方法(5)

Fig．3．5 The m甜10d ofeaaceling synchnmism eITOr(5)

用分流阀控制两缸或马达同步是一种很简便的方法。但在使用时，油的过滤精度必

须很高，一般不允许含有10Pm以上的杂质与灰尘。分流阀在工作中失灵，常是因为杂

质与灰尘堵塞了节流小孔，如果这个问题能很好解决，同步误差可控制在5％以内，其

回路原理如图3．5所示。

⑥采用伺服机构的方法

这种回路的特点是可以自动检查误差，并能自动消除误差，而且同步精度高，多用

于大型，安全及同步精度要求高的设备中，常用的伺服机构有伺服阀、伺服变量泵等。

图3．6是用电液伺服阀消除同步误差的例子。当指令信号输入使电液伺服阀力矩马

达动作时，两工作缸应同步运动。当出现同步误差时，发送器和接收器将误差信号反馈

给比较器，并与指令信号进行比较，再输入电液伺服阀，使阀芯有一个适当位移，修正

进入工作缸的流量，及时消除同步误差。

上述几种同步回路的同步精度一般是比较高的。如果对同步精度要求不高，则还可

使用节流阀、调整阀等实现同步及误差修正。
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图3．6消除同步误差的方法(6)

Fig 3．6 The method ofcanc,cling synchronism error(6)

经综合考虑最终采用分流集流阀的方法，分流集流阀控制两缸同步比较简便，这样

就解决了双液压缸的同步问题。

其次解决速度控制问题，上升过程用定量泵控制上升速度，下降过程用节流闽控制

下降速度。

3．2．3选择控制方式

方向控制元件选择单向阀、电磁换向阀，主换向阀选择三位四通换向阀。压力控制

元件选择溢流阀。流量控制元件选择节流阀。

3．2．4合成液压系统原理图

合成液压系统原理图如图3．7所示。

3．3液压传动系统工作压力和流量的确定

3．3．1明确设计依据，进行工况分析

(1)明确设计依据“43

液压传动系统是主机的配套部分，设计液压传动系统时，首先要明确主机对液压传

动系统提出的要求。
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L．LJ

图3．7液压系统原理图

Fig 3．7 Hydraulic system schematic diagram

①主机的动作要求

由于提升的重物质量大，因此采用双缸结构，要求双缸同步提升。

②主机的性能要求

要求提升重物时运动平稳，提升速度为0．062米／秒，下降速度0．04米／秒，提升

高度为3．8米。

⑧液压传动系统的工作环境

液压传动系统在室外作业。

(2)工况分析
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工况分析就是分析主机内采用液压传动的执行元件在工作过程中的速度和负载的

变化规律。

①速度分析

在上升过程中，轿厢速度由0米／秒加速到0．062米／秒，然后保持匀速，要停止时

速度由0．062米／秒减速到0米／秒完成上升过程。在下降过程中，速度由0米／秒加速

到0．04米／秒，然后保持匀速，要停止时速度由0．04米／秒减速到0米／秒完成下降过

程。

⑦负载分析

液压缸的负载分析：

液压缸克服的外负载F=R+F，+F。

式中 FT一工作负载，即提升的重物重量，F-为7吨。

Ff一摩擦阻力负载，F产∑Nifi-0．02X7=0．14吨。

卜雌饿Fo=ma=詈古=等=0,015'-9 吨
P^r X×{

所以 F=R+B+只=7+o．14+O．015=7．155吨。

3．3．2液压系统工作压力P的确定

确定液压系统工作压力时，需要考虑下列因素：

(1)价格液压元件的价格与采用的压力高低有关；

(2)重量对于功率相同的液压系统，一般情况是工作压力高，系统的重量小；

(3)液压元件的供应情况；

(4)所允许占用的空间尺寸；

(5)性能一般情况下，压力增高，液压元件的容积效率会降低，但总效率须视元

件的效率曲线而定；

(6)可靠性及安全性。

系统工作压力选得越低，执行元件的容量越大，即尺寸大、重量重、系统所需的流

量也大、但对液压元件的制造精度与密封要求较低；压力选得越高，则与上相反。因此，

系统工作压力的选择取决于尺寸限制、成本、使用可靠性等多方面因索。

选择系统的工作压力可参考同类液压系统来确定。小型一重型起重机的工作压力通

常为lO一32心a。初选液压系统工作压力为100kg／cm2，即10 MPa。

3．3．3确定液压缸的流量及主要结构参数

液压缸的设计通常要求满足下列最基本的技术要求：
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图3．8液压缸的装配图

F碴．3．8 A-ssemblychin ofhydraulic cylinder

(1)承受最大的负载力，即输出力F；

(2)输出最大速度或动作时间t：
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(3)最大工作行程L。

专用液压提升机由于提升高度为3．8米，因此选用柱塞式液压缸，靠油压力实现一

个方向的运动，回程靠自重完成，柱塞和缸体内壁不接触，缸体内孔只需粗加工，甚至

不加工，故工艺性好，适宜于做长行程液压缸。一

液压缸的有效工作面积A=n d2／4，d为柱塞的直径，

由于p：F／A，式中P一系统的工作压力，初选值为100kg／cm2

F一液压缸的外负载，F=7．155吨

由此可求出d=9．55 cm，取d=10cm，修正p值，p=91．15 kg／cm2。

由于液压缸的运动速度与液压缸的结构及进入液压缸的油液流量有关，因此单液压

缸上升时需要的流量Q1=u A式中 u一液压缸提升重物时的上升速度为0．031米／秒；

A～液压缸的有效工作面积。

所以Qi=uA：O．03l×10×60×3．14X(10X0．1)2／4=14．6(L／min)

双缸作用时，需要的流量Q=14．6 X 2=29．2(L／min)

3．4液压元件的计算和选择

3．4．1执行元件的计算

前面已求出液压缸柱塞的直径，此处需要确定液压缸的其余结构尺寸，并进行必要

的校核(略)，液压缸的结构如图3．8所示。

3．4．2液压泵的选择

(1)液压泵的工作原理嘲

①液压泵是靠一个或数个密封油腔容积的周期变化来进行工作的，所以称为容积式

泵。泵的流量取决于密封容积的变化大小和变化频率。

②为了保证密封容积变小时只与排油管相连，而在密封容积变大时又只与吸油管相

连，特设置了两个单向阀。

⑨容积式泵排油的压力决定于排油管道中油液所受到的负载。吸油时密封容积增

大，形成一定的真空度，油液在泵内外压力差的作用下进入密封容积，其机理可用伯努

力方程说明。所以油液表面的大气压力是保证容积式泵正常工作的必要外部条件。

(2)计算液压泵的主要参数

液压泵的主要性能参数是流量和压力。

①计算液压泵的工作压力P。
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液压泵的工作压力是指泵出口处的实际压力，它取决于外负载。外负载主要指管路

的阻力、相对运动件间的摩擦阻力等。液压泵的工作压力等于执行元件工作压力和执行

元件进管路压力损失之和，即：

Pb．P+∑APi

式中P—执行元件的工作压力；即P=91．15 kg／cm2

∑AP：一执行元件进管路中的总压力损失；即：

简单系统：∑APl-0．2—_0．5 MPa

复杂系统：∑API=0．5一1．5 Mpa

取∑AP。为0．5 MPa，所以Pb=P+E APl-9．115+D．5--9．615 MPa

②计算液压泵的流量Q。

液压泵的流量是指泵在单位时间内排出液流的体积。它等于执行元件的最大需求量

与各种泄漏量之和，可用下式计算：

Q-《(EQ)．。

式中 (∑Q)。。一同时工作的执行元件所需流量之和的最大值，即(∑Q)⋯=29 2L／min。
K一系统的泄漏系数，一般取K=I．1一1．3，取K=I．1

所以 Qb=K(EQ)．。=1．1×29．2=32．12(L／min)

(3)选择液压泵的规格m3

选择液压泵时，首先满足液压控制系统所提出的要求，例如工作压力、流量等，然

后还对泵的性能，成本等方面进行综合考虑。选择泵的型式时，要使泵具有一定的压力

储备，上面计算的液压泵工作压力P。是系统处于稳态时泵的工作压力。而系统在工作

中会出现瞬时超载或动态超调等，使得动态压力峰值远高于P。，故在选泵时，其额定压

力应比计算值P。高259卜_60％。泵的额定流量与计算值相当即可。液压泵转速的选择，

必须根据主机的要求和泵允许的使用转速、寿命、可靠性等进行综合考虑。泵的使用转

速不能超过泵最高转速，提高转速会使泵吸油不足，降低寿命，甚至会使泵先期破坏。

根据上述要求，专用液压提升机选用的是叶片泵。叶片泵具有结构紧凑、体积小、

流量均匀、噪音小，使用寿命较长，容积效率较高等优点。叶片泵由转子、定子、叶片、

配流盘以及泵体等组成。对定量泵，当发动机转速一定时，流量Q也一定，而压力是根

据工作循环中需要克服的最大阻力确定的，因此液压系统工作时，液压泵是随工作压力

变化而改变的，在一个工作循环中液压泵达到满功率的情况是很少的。专用液压提升机

选用泵的型号为YBl—E25F～Fl， 排量为25ml／r， 转速为1440rpm，工作压力为

160kg／cm2，马达N=12KW。流量Q=25X 1440×0．9／1000=32．4(L／rain)，满足要求，

额定压力高出计算值P。约66％，满足使用要求。
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3．4．3电动机的选择

选择电动机主要依据是电动机的功率。至于电动机的额定转速，与液压泵额定转速

相当即可。确定电动机功率，应考虑实际工况的差异。在整个工作循环中，液压泵功率

变化较小，可根据最大功率来选择电机，电动机功率N可由下式计算：

N=(P-·Q-)．。／n-

式中(P。·Q。)。矗一液压泵输出压力和输出流量乘积的最大值，即液压泵的最大输出功率。

n。一液压泵的总效率，叶片泵取0．7—0．8，选取T1。=0．8。

因此 只：终!鱼!一：!：!!!!!!：：!圣：!三!!!：：6434(W)。

％ 60×O．8

选取电机型号为Y132M一4，功率为7．5KW，转速为1440rpm，满足要求。

3．4．4液压控制阀的选择

选择液压控制阀的主要依据是该阀在系统中的最大工作压力和流经该阀的最大流

量。同时还应结合使用要求，确定阀的操纵方式，安装方式等。

换向阀用来改变液压系统中液流的方向或控制液流的通与断。对换向阀的基本要求

是：

(i)工作可靠——准确而迅速地换向和复位。

(2)压力损失小——压力损失产生在阀内节流口和通道中。要求结构设计合理，

以使结构紧凑而压力损失尽量小。

(3)内外密封性好一影响内部漏油的因素是阀芯与阀孔的配合间隙、工作压力
和油液温度等。内部漏油要小于允许值，外部不允许漏油。

换向阀按其结构可分为滑阀型与转阀型两大类。转阀型换向阀由于阀芯上的液压径

向力不易平衡使操纵力矩较大，且密封性较差，故只适用于低压小流量的系统中。滑阀

型换向阀应用最为广泛，其优点是由于其阀芯上的液压径向力易于平衡。因此，操纵省

力；对污物不太敏感；易于实现多种机能；工作可靠；工艺性好。所以专用液压提升机

选用的是滑阀型换向阀。

滑阀型换向阀由阀体、圆柱形阀芯和操纵机构组成，如图3．9所示。它利用圆柱形

阀芯在阀体孔内的滑动并停留在不同的位置上来改变液流的通路，而阀芯的滑动是由各

种不同的操纵机构来实现的。圆柱形阀芯为台肩形，一般有2～6个台肩。台肩直径与

阀体上阀体孔内的滑动并停留在不同的位置上来改变液流的通路，而阖芯的滑动是由各
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A P B 0

图3．9滑阀型换向阀原理图

Fig 3．9 Schematic diagram ofslide valve type reversal valve

种不同的操纵机构来实现的。圆柱形阀芯为台肩形，一般有2—5个台肩。台肩直径与

阀体上的阀孔精密配合，既可使阀芯在阀孔内滑动，又可对油液起密封作用。阀孔内开

有3—5个沉割槽，换向阀通向外部的通油口一般与沉割槽连通。这样，当阀芯在阀孔

内停留在不同的位置上，即可改变液流的通路。图3．3所示位置为阀芯处于中位，进油

口P不与工作油口A、B及回油口0相通，当操纵机构的顶杆向右移动将阀芯推至右端

位置，则P口与A口相通，B口与0口相通，当顶杆向左移动，阀芯在弹簧作用下移至

左端位置，则P口与B口相通，A口与0口相通。这样就实现了油路换向。

电磁换向阀利用电磁铁作为操纵机构来操纵阀芯的运动。由于是用电操纵，因此有

利于实现自动化和远距离控制。专用液压提升机就是把控制箱放在二楼，而液压机放在

了室外，适于选用电磁换控制。

在选择时，除了满足上述基本要求外，还注意了以下几个问题：

(1)尽量选择标准定型产品：

(2)控制阀的额定压力应大于该阀在系统中的最大工作压力：

(3)控制阀的额定流量一般应大于或等于通过该阀的最大流量：

(4)流量阀应按系统中流量调节范围来选取，其最小稳定流量应满足主机最低速

度要求。

根据上述要求选出的液压控制元件见表3．1[1。圳

3．4．5液压辅助元件的选择

液压辅助元件包括滤油器、油箱、管路、管接头和仪表等，其中管路和管接头的通

径最好与其相连接的液压元件的通径一致，以简化设计和安装。

液压辅助元件中比较重要的是油箱，油箱设计时注意的问题是；
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表3．1专用液压提升机所用的液压元件

Tab．3．1 Hydraulic component ofspecial—purpose hydraulic elevator

(1)油箱应能储存足够的油液，以满足液压传动系统正常工作的需要；

(2)油箱应有足够的表面面积，以利于散发工作中产生的热量，保证油液在允许

的温度范围内工作；

(3)油箱应能保证外部的污物不易侵入，保证液压油泵正常吸油，保证回流油液

有分离气体与沉淀杂物的过程：

(4)油箱应能提供使油液进、出较方便且合理的位置，并便于注油与放油。

油箱容积的确定主要根据散热的需要来确定，同时还必须保证在液压设备工作的整

个过程中，无论流量如何波动，油箱中的油面都能保持一定的高度，使渗入油液的空气

和污物有足够的时间分离出来。一般的开式液压系统，其油箱的有效容积为液压泵每分

钟流量的3倍以上。通常可按液压泵流量Q。用下式估算油箱的有效容积。

V=l Qb

式中 ‘一经验系数，中压系统；=5—7，取E=7：

Q-一液压泵额定流量(L／rain)。

所以油箱的有效容积 V=‘Qb-7X32．12=224．8(L)

3．5液压传动系统的计算

3．5．1管路系统压力损失计算

(1)提升机上升过程it,4]



里鳖!童星壅里堑!垦垫型墨堕塑堑壅

流量0=14．6(L／min)=243．3cm3／s，油管直径d=10mm，管长L=3m，粘度u 20．2cm

z／s，密度p=900Kg／m3，换向阀一个，△P。1=0．175MPa，单向N---个，△Pn=0．125MPa，

分流集流润一个，厶P。=O．2 MPa，直角弯头六个，E=1．12。

由此可算得油管内流速：

U-且：丝!：310cm／s：3．1m／5
忙壶2—3．14—x12

2 弘3‘5

霄诺数 R—vd 掣：1550<2300 属层流
“ U．Z

沿程阻力系数 旯：翌：旦：0．0484U^=n o
R 1550

沿程压力预矢：

∑蝇。珈言·譬一o㈣4x亩3×竿x10-6=0．063h,护a
局部压力损失：

∑蝇，=蛆。卺)2+2蛆：02+△P．，e)2+sf譬
则5×2万9．2)+2x0．125x(12@)+0．2x(24-等-)2+6x1．12x竿xlo-6
=0．387A,1Pa

上升时总的压力损失：∑△E=2ZAP：1+∑△P1=2xO．063+0．387=O．513MPa

此值虽比取值0．5 Mpa N高--N，但仍在允许范围内，不影响总的设计结果。

(2)提升机下降过程

缸的速度u：o．02州，s，Ql：谢：o．02×10×60×生竽×12：9．42LInf,n=157cm3／s，
其他参数与上升过程相同，双缸流量Q=2x9 42=18．84L／nfm=314cm3／s，油在油管

内的流速为：

胪磬2蠡铷oc州瑚刚J
R：堕：二塑．当：1000<2300 属层流

“ 20×10‘

7气 'E

沿程阻力系数：^2兹2孟蠢5 o们5

—22
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求。

沿程压力损失：

∑△P，，：A．兰．生：o．075×土x!!!望xlo～：0,04《35MPa
～d 2 0．01 2

局部压力损失：

∑APt2=A只。白2+：啦：鬯)2+蝇；售)2+sf譬
=0175×18，．u84-)1+2×0125×唁9．42J+0．2 x嗜18．84，zt⋯-．-z x—900厂x22 X10—6
=0．16MPa

下降时总的压力损失：∑△P2=2z△＆：+∑AP，2=2x0．0405+O．16=0．24MPa符合要

3．5．2系统发热及温升计算

一(1)发热量估算

从整个循环来看，提升机发热量最大应是载物上升及空载下降完成一个循环。

上升时间： △z=旦=61．3J
‘0．062

下降时间：△z：三旦：95s
。0 04

循环周期T=△五+△正=61．3+95=156．3s

载物上升时 只．=Fu=7000×o，062×9．8=4253矿

空载下降时 焉=Fu=4000X9,8X0．04=1568W

载物上升时流量 Obl=XQ=1．1×29．2=32．12L／nfm，压力只=9．615MPa，功率

吃：盟：6434W
％

空载下降时流量 Q：=KQ=1．1x18．84=20．72L／min，

压力 只2=户+AP=5．21+0 24=5．45MPa

功率只，：垫：!兰：!：!!!!竺!!!：：2352．6W
0 8×60

系统单控时间发热量：

H={喜卧民o Ati=志[(6434-4253)x61．3+(2352．6-1568”s】=1332W
(2)系统热平衡温度计算

一23．
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设油箱边长比在l；l：1一l：2：3范围，油箱散热面积为

A=o．06534v2=0．065V224．82=2 4m2

油箱放在自然通风良好处：G取16X104KW／m2·oc

设室内环境温度为25。C，系统热平衡温度：

t：：t1+—告：25+—j黑：59．7<H：60 油箱容积合适。CA 16 10 2
‘ ‘

．· ×一3×．4
“ 一⋯。～’一

如果在夏天高温时，可在油箱旁增设一个冷却装置。
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4液压传动系统基本元件的静态特性分析

根据机器对液压执行元件的动作和性能要求，将有关液压元件进行适当地组合与联

接，即构成所需的液压传动系统。通常，完成同样的动作和性能要求，可有很多液压系

统来满足。然而，设计时应以最经济的手段来获取最满意的效果为原则。因此，对于一

台采用液压传动的机械，液压系统设计的优劣，直接关系到其工作性能、使用寿命和经

济效果。分析构成系统的液压元件的静态特性是正确选用元件和合理设计系统的前提。

专用液压提升机由动力元件——泵，控制元件一各种阁，执行元件——液压缸，
以及将上述联系起来的管路等组成。

4．1液压泵的静态特性分析

液压泵是向整个液压系统输送油液并提供系统为克服外载荷所需压力油源的元件。

对于理想的泵在稳态时流量Q。为【13】

Ov=C∥p=2刀cPnP (4·1)

式中 c，——泵的排量，毫升／弧度：

∞。——泵的焦速度，弧度／秒；

n。——泵的转速，转／秒。

O=Op一0l

=P-Po

图4．1容积式泵的稳态工作情况

Fig．4．1 Steady state work status ofvolumetric pump

由于实际上任何一个泵均不可能做得绝对地完善，因此，在压力油作用下，沿相互

运动零件间的间隙常有油液漏损。所以泵的实际流量将低于按式(4．1)计算得出的。

因相互运动零件间的间隙很小，故可认为其间渗漏的油液为层流运动。因此，漏损流量

即可按下式计算
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Q1：丝：冬△P (4．2)

式中 Q广—哼帚损流量；
△P——漏损油道两端的压差(一般均假定其等于油泵的排油压力)；

u——油液的动力粘度：

K——与泵有关的常数。

在一定温度下墨：^为常数，称为泵的漏损系数。
∥

由于泵内的机械损失，所以泵内油液所获得的功率小于施于泵的轴功率，假若泵内

油液的进出口压差为A P，泵轴所需转矩为TP，角速度为m。，则油液(包括漏损流量Q1)

通过泵后所获得的功率即为C，(1)。△P。而施加于泵的轴功率为T，。，。于是泵的机械效率

(也称转矩效率)n。为

‰；_；CpA-P (4．3)

泵的实际流量(即不包括漏损流量Q，)所获得的功率与施于泵轴功率之比，称为泵

的总效率T1。。且有 ％：掣 (4．4)
。

l
P国P

泵的实际流量与理论流量之比，称为泵的容积效率n。。即

％=警 汪s，

将式(4．3)与式(4．5)相乘，得‰％=掣
但因Q。=c，(^)。，所以

‰％=％警=％
即泵的总效率等于其机械效率与容积效率的乘积。
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4．2液压控制元件的静态特性分析

液压传动是由具有一定的压力和流量的液体来传递能量，使被传动的机器作功，以

液压传动是由具有一定的压力和流量的液体来传递能量，使被传动的机器作功，以完成

一定的工作任务。为了获得不同的动作，需要控制液体的流动方向称方向控制阀：为了

获得一定的输出力，需要控制液体的压力称压力控制阀；为了获得一定的运动速度，需

要控制液体的流量称流量控制阀。这些阀通称为液压控制阀。

4．2．1液压控制阀的工作原理

图4．2轴线水平的锐边薄壁孔口通流情况

Fig．4．2 The status ofpassingflow at sharp edge ofthin wall hole port

when axis is horizontal

各种控制阀虽然它们的作用不同，但它们都遵循薄壁小孔节流原理：当孔长，与孔

径d之比l／d≤O．5时称为薄壁小孔，通过薄壁小孔口的流动多为紊流。如图所示，为液

流通过管道的一个薄壁小孔；小孔直径为d，在断面l一1处，其压力只沿直径均匀分

布，液流面积为4，平均流速为u，液流通过孔口后将在断面2—2处发生收缩，液流

面积达到最小为4，相应的压力为只平均流速为“液面通过断面2—2后呈射流状，至

断面3—3液流面积突然扩大到4，这时压力为只，平均流速为u3。若孔口面积为4，

油液密度为p，断面收缩系数为Cl=4／4，通过薄壁小孔的液流，取过流载面1一l

及收缩载面2—2，根据稳定流动的能量方程有：

只 砰 只 西APro+o=2+2+—o
p 2 p 2 p

△P，表示在断面1—1，2—之间由于磨擦及扰动等造成的压力损失，由液流的连续性方
』

程有4q=4u：，即q=孚u2代入上式整理得
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也=，厩P五j厩J L^J
因此通过孔口的流量为

㈣州蜃i研砑
若令4=c14，其中c1*0．62称为收缩系数。同时将(置一只一△P，)换

㈣)(1一啬M慨4∥鬲 ∽s，

式中 白=c1 称为孔口的流量系数，其值随雷诺数而变。但因一般4“4

及△P，<<皑一只)故有cd“q。所以对于每个具体孔口的流量系数勺都可利用收缩系数

Cl
z o．62为基数乘以修正系数而得到。

对于液压控制阀易于测得的是阀的进、出口即图4．2中断面1—1、断面3—3处的

压力，所以须导出阀的流量与只、只的关系，才便于在计算中采用。因液流断面突然扩

大而损失的能量为垫L二业。于是根据1--1，3—3两断面间的稳态能量方程得
Z

墨+垡：墨+垡+坐+亟二丛
P 2 p 2 p 2

假定q=U3，同时由连续流动条件有4％=呜％，所以

即 “=

于是得

三一(1一生)：
2“ 4’

一只一只一△P，

痧丽吾／[1一q纠

妒案·4痧
因油液为连续流动，故有4u1=4屿。但己假定q=屿， 所以4=4。因此
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Q一正墨·4唇鬲--=Cd’4居鬲 (4 7)

．／， △P，
‘、J P—P式中c。=—L—}是以阀的窗口压降只一只，代替孔口压降日一只时的流量系数。
1一cle)
4

阀窗口附近的气穴作用对于系数c。没有影响，而对白却存在着影响。所以当窗1：3附近

有气穴现象发生时，则尚须对岛值进行适当地修正。在阀的窗1：3附近无气穴现象时c。的

平均值为o．75。

虽然各种控制阀的原理相同，但每个的控制参数却不同。流量控制阀通过改变节流

面积4来控制流量Q，压力控制阀通过改变节流面积4或流量Q来控制压力差△P或出

口压力只或出1：3压力只。

4．2．2方向控制阀的静态特性分析

方向控制阀是用来控制液流的通、断和改变液流的方向或通路，专用液压提升机用

的方向控制阀主要有单向阀和三位四通换向阀。

(1)单向阀的静态特性分析

单向阀的功用是使液流只能沿一个方向流动而不能倒流。要求它在流通方向上阻力

很小，而在反方向上密封性很好，而且要动作灵敏不振动。

图4．3单向阀的工作原理

Fig．4．3 Work pfindple of one—way valve



田继宏：专用液压提升机控制系统的研究

单向阀的构造原理与直动型溢流阀相似，所不同的是单向阀在液压回路中为串联联

接，而溢流阀则是并联联接。如图4．3，AP为单向阀两端的压差。AP。为单向阀开启

时两端的压差，△PN为单向阀窗口全开时阀两端的压差。若适当地选择弹簧刚度及开启

压力AP，则流入及流出单向阀的油液压力差值，将只略大于△P。通过单向阀的流量

QN与直动型溢流阀的计算方法相同。即

QN=K’(AP—APl)4m'

单向阀全开时的流量Q。为

Q。=K’(△PⅣ一APOVAP

专用液压提升机选用的单向阀为液控单向阀。液控单向阀与普通单向阀相比，增加

了控制油路与控制活塞，如图4．4所示。当控制油路K不起作用时，像普通单向阀一样

工作，液流可以沿流通方向由B口到A口流动而不能倒流，当控制油路K来油时，将控

制活塞5向右推，通过顶杆4推开阀芯3，使由A口到B口成为通路，液流反方向也能

通过。

5 4 3 2 l

K B A

图4．4液控单向阀

F逗．4．4 Hydraulic control one-way valve

(2)换向阀的静态特性分析“41

换向阀的静态特性分析主要是研究作用在滑阀阀芯上的力。由于专用液压提升机选

用的是电磁换向阀，主阀为三位四通换向阀，滑阀工作时，液体作用于阀芯上有各种力。

这些力有时可能很大，成为损害阀本身工作或液压系统工作的主要原因。因此，在滑阀

设计时必须知道这些力的来由、大小和特性。表面上看，移动阀芯所需的力只要能克服

摩擦力、惯性力及弹簧力即可。但实践表明，处于压力油作用下的阀芯，移动它所需的

力在某些情况下与无压力油作用情况相比可能要大几百倍。这不但要求有较大的阀芯操
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纵力，而且可能出现阀芯卡死现象。因此不但要研究滑阀阀芯上的液体作用力，还要设

法消除或减轻这些作用力。

研究表明，液体作用于阀芯上的力主要有三种；侧压摩擦力、稳态液动力、暂态液

动力。

①侧压摩擦力

阀芯与阀孔配合中，由于液体从高压到低压通过间隙时在其中造成压力分布不对

称，将会形成侧压摩擦力。由流体力学理论得知，压力分布随间隙变化规律而交。在间

隙变化对轴线对称的情况下，间隙内的压力分布是对称的，因而作用于阀芯的侧压力为

零。在间隙变化对轴线不对称时，间隙内的压力分布也不对称(平行缝隙除外)，而压力

分布不对称就会在阀芯上出现侧压力。因此，阀芯与阀孔不同心(包括非平行缝隙)或阀

芯歪斜或由于加工精度不够使间隙不对称都会引起侧压力。如果侧压力作用使阀芯进～

步偏心，间隙更加不对称，则严重时引起阀芯与阀孑L间隙内的油膜被挤坏，形成半干摩

擦，造成阀芯摩擦力大大增加，即出现所谓液压卡紧。为了减d,N压摩擦力，可在阀芯

台肩上开卸荷槽(或称均压槽)，以改变缝隙中的压力分布。

②稳态液动力

图4．5阀口不变时液流流过滑阀的情况

Fig 4 5 Status ofliquid flows slide valve when valve port doem’t change

稳态液动力是当滑阀开口一定(稳定流动)时，由于流经阀腔和阀口的液流截面积及

方向的改变而引起液流速度的改变，导致液流动量的变化而产生的液动力。由图4．5可

见，液流流出或流进阀口，其方向均与轴线成e角，因此稳态液动力可分解为轴向分力

与侧向分力。由于滑阀开口在圆周上是对称地布置的，因此侧向分力互相抵消，只有轴

向稳态液动力对阀芯起作用。

稳态液动力可根据动量定理来计算，对图4．5(a)而言，有

只。=一只=一户Q(也cosO—q)“-,cQ02cosO
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Pw与u z的方向相反。对图4．5(b)而言，有

吃=也=一应(D2一qcosO)*艘qcos9

只。与u。的方向相同。可见对液流流出和流进阀口而言，作用在阀芯上的稳态液动力方

向都是使阀口关小。因此，可以用同一个式子表示，即

咒=p2vcose (4-8)

式中 只——作用于液体上的轴向外力；

匕——液体作用于阀芯上的轴向稳态液动力：

触——单位时间内流过阀口液体的质量；
u——阀口液流速厦；

e——阀口液流速度方向与轴线的夹角。

引用以下表示阀口流速与流量的公式：

E—
L)=吼悔△P (4．9)

V p

厅一
Q=CWx、f三△P (4．10)

V尸

式中 妒——速度系数；

C——流量系数；

x——滑阀窗口开度；

∥——滑阀窗口宽度：

△P——滑阀窗口前后压力差。

将式(4．9)、 (4．10)代入式(4．8)，得轴向稳态液动力计算公式为

匕=24，CWxAPcos8 (4．“)

影响角度e大小的因素有：阀芯阀孔之间的径向间隙，阀口工作边的圆角半径，滑

阀窗口开度大小，阀口两边对轴线是否垂直等。若取p-o．98，C=O．62，

cos8=cos69。=0．36，则

匕=o．43WxAP

稳态液动力正比于阀芯位移x，故称弹性力，对阀芯起液压弹簧的作用。

③暂态液动力
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暂态液动力是当滑阀开口变化(非稳定流动)时，由于流经阀口的液流速度改变，导

致阀腔环形通道中液流动量变化而产生的液动力。暂态液动力可通过对阀腔中液流应用

动量定理来计算(见图4．6)。

e=md毋G一胆等=皿等
式中 只——作用于阀腔中液体上的轴向外力；

m——阀腔中液体质量；

，——阀腔环形截面积；

￡——滑阀进出油口之间沿轴向的距离；

Q——闺腔中液体流量。

只的反作用力就是液流作用于阀芯的暂态液动力，它的方向恒与阀腔中液体加速度

方向相反。因此暂态液动力可表示为

&：一皿粤 (4．12)

式中负号表示匕与粤方向相反。将式(4．10)代人式(4．12)得

巳=三c形√历面砉=墨砉 (4·13)

邑=上c∥正面

厶与砉成比例，可见暂态液动力是一种阻尼力。鼍称为阻尼系数，而L称为阻尼长度。

(a) (b)

图4．6阀口变化时液流流过滑阀的情况

Fig．4．6 Status ofliquid flows slide valve when valve port change
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式(4．13)中取消了右边的负号，这是因为暂态液动力方向不但与滑阀移动的方向(即；
讲

的正负)有关，而且与液流流经、缯阀的方向有关。图4．6(a)为液流流出阀口，若阀口开
^
大(；为正)，则阀腔液流向右加速，产生的暂态液动力使阀口关小，这对于阀芯运动
甜

^
来说相当于正阻尼作用。图4．6(b)为液流流进阀口，若阀口开大(；为正)，则阀腔液

df

流向左加速，产生的暂态液动力使阀口更开大，这对于阀芯运动来说相当于负阻尼作用。

图4．6(a)液流流出阀口情况的L=L为正阻尼长度，图4．6(b)液流流进阀口情况的

L=L2为负阻尼长度。在同一个阀上，如果结构上能保证成对的阀口中正阻尼长度厶大

于负阻尼长度厶，则阀芯运动时暂态液动力起正阻尼作用，不致造成阀的不稳定。

4．2．3压力控制阀的静态特性分析

专用液压提升机主要的压力控制阀是先导式溢流阀，溢流阀是利用溢流作用来调节

油路压力的，当油路压力声高升高到某一规定值，溢流阀便打开，将压力油溢出一部分，

使压力保持在规定值[15 16l。

(1)先导式溢流阀的组成及工作原理

这种阀由主阀与先导阀两部分组成，2为主阀阀芯，7为导阀阀芯，右边的进油口

与压力油路相通，下部的出油口与回油路相通。在油路压力未达到溢流阀调定的压力时，

5 6 D 7 8

图4．7先导式溢流阀的原理图

Fig 4．7 The schematic diagram ofleader overflow valve
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导阀、主阀在各自的弹簧6与3作用下处于关闭状态，A腔、B腔、c腔压力相等。当

油路压力升高到接近调定的压力时，导阀被推开，便有小量油液通过节流孔E、导阀阀

口、主阀阀芯2的中心孔从出油口流出。这样，由于节流孔E中有油液通过，便在主阀

芯活塞的下腔A和上腔B之间形成压力差，给主阀阀芯造成一个向上的力。但此力还

不足以克服主阀弹簧3的预压缩力，因此主阀还不能打开。当油路压力继续升高，导阀

开口量加大，通过节流孔E的流量加大，A腔与B腔的压力差加大，便可克服主阀弹簧

的力和阀芯摩擦力(忽略阀芯重力)，使主阀打开。压力油便通过主阀阀口从出油口溢流，

使油路压力不再升高而保持此时的数值，这就是调定的压力值。这样，溢流阀就起到控

制油路压力的作用。当油路压力下降，与上述过程相反，主阀与导阀就将依次关闭，溢

流阀停止溢流。由这一工作过程可见，导阀起着感受压力变化的作用，主阀起着溢流的

作用。通过调压手轮5改变导阀弹簧6的作用力，也就改变了整个溢流阀控制的压力。

(2)溢流阀的静态特性分析

溢流阀的功用为限制系统的最大压力。当系统压力超过调定的压力值时，溢流阀将

为系统提供一个通向油箱的通路，以保持系统的压力不超过调定值。而溢流阀所限定的

系统最大压力，不应随通过溢流阀(流向油箱)的流量变化而改变。因此，理想的溢流阀，

其动作仅与系统的压力有关。

由图4．8可知，当P<B时，像=0。于是

广

I

L

只

图4．8溢流阀在系统中的限压作用

Fig 4．8．nle limit prossure role of overflow valve in system

Q=O。

当P≥最，幺=Q一幺即

包=Q—Q

式中P——泵的出口压力：
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最——溢流阁弹簧的预压力，即调定压力；

Q——泵的流量；

Q——荷载流量：

幺——通过溢流阀的流量。

油液经过溢流阀窗口时为孔口通流，故其流量可按式(4，7)计算。郎

，厅——一 一幺=白4，J兰妒一异)=弛√△P (4．14)

图4。9先导型溢流阀的工作原理

Fig．4．9 The work principle ofleader overflow valve

L

式中 K：。。7，／三
V尸

4——溢流阀窗口通流面积；

△P——溢流阀进、出口压差；

C。——阀窗口的流量系数：

p——油液密度。

由于溢流阀一般均向油箱卸荷，而油箱压力异通常可视为零，故有△P=P。

至于先导型溢流阀，如图4．9则在稳态时流经先导阀窗口的流量绞。为

幺，：删而s．m昙瓶
而当先导阀前腔压力只=足时先导阀芯即开启，所以先导阀芯位移为
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气=等最

于是绕。=足专}矗鲁最厄
式中 定=《J吾；吐先导阀阀座直径；∥表先导阀锥角，皇表先导阀阀芯弹簧刚度a
对于某一具体的溢流阀，4、kl、∥均为常数，同时当调定后其开启压力斥也为常数，

所以

g。：K1’(常数)

流经主阀窗口的流量缘：为

么：=置码也4-：=置{譬妒一最)√F=墨∽一晶)√歹
式中 墨=—K石F2d32；吐表主阀芯直径；也表主阀芯弹簧刚度。故得先导型溢流阀的
总流量缘为

Q=g。+幺：=碍+砭妒一最)√F，足≤P≤昂，

及 g=Kl’+K2’(昂一最)√F，P>B

式中 昂’表先导型溢流阀的全流压力，即调定压力。据此可得先导型溢流阀的静态特

件如图4．10中所示。

P- R P

图4．10先导型溢流阀的静态特性

Fig．4．10 The static character ofleader overflow valve



田继宏：专用液压提升机控制系统的研究

由于其开启压力由先导阀弹簧调定，所以主阀芯弹簧刚度屯可以很小，仅需推动阀

芯复位即可。因而x，远大于直动型溢流阀中的足7， 故在相同的开启压力下先导型溢

流阀的全流压力常较直动型者低，因此其静态调压偏差也较小。

溢流阀的静态特性主要是指它的启闭特性，其次，它的压力调节范围与卸荷压力等

也是要满足的性能指标。

①启闭特性

溢流阀开启和关闭过程中压力随流量而变化的关系称为启闭特性。溢流阀在开启过程

中，随着流量的加大，阀口必须开大，这就要求进口压力克服较大的弹簧力。因此，进

口压力不断升高。即溢流阀控制的压力随流量加大而升高。同样，在关闭过程中，随着

流量的减小，阀口关小，控制的压力也不断降低。因此，溢流阀控制的压力实际上并不

是一个恒定值，而是随流量变化，如图4．11(a)所示。图中弓为调定压力，E。为开启压

力，弓。为闭合压力。图中的曲线称为溢流阀的启闭特性曲线。对应于一定的调定压力，

溢流阀的开启压力和闭合压力均较低。开启压力、闭合压力与调定压力之差称为调压差

值。

从曲线可见，闭合过程的调压差值稍大于开启过程的调压差值。这是因为开启与闭

合过程中流量相同时，阀口开度相同，使弹簧力也相同，而开启过程与闭合过程中阀芯

上力的平衡关系不相同。

p

pJ

pk

pt-

a

“

舔《 6骀
调压劳缸 癞差值．
2 ＼
～————◆R●——一pI
压力升高 压力降低

(b)

图4．11溢流阀的启闭特性

Fig，4．11 Start and stop characterofoverflowvalve
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开启过程： 弹簧力+阀芯摩擦力=液压力

闭合过程： 弹簧力=阀芯摩擦力+液压力

故相同流量时，闭合过程的液压力稍小于开启过程的液压力，闭合过程的调压差值

稍大于开启过程的调压差值。

启闭特性曲线如图4．11(b)所示。希望调压差值尽量小，使压力随流量的变化尽量

小，使溢流阀在不同溢流量下能尽量保持恒定的系统压力，即启闭特性曲线要陡。这就

要求弹簧刚度小。但另一方面还希望溢流阀能控制的压力高，使调压范围大。这就要求

弹簧刚度大。

先导式溢流阀利用导阀调节压力，利用主阀通过大流量。导阀弹簧(称调压弹簧)剐

度大，使调压范围大，而且灵敏度高，主阀弹簧(称平衡弹簧)刚度小，使主阀可以通过

大流量而启闭特性曲线可以很陡。因此，先导式溢流阀性能好，适用于高压大流量的情

况。先导式溢流阀的启阀特性见图4．12。图中弓。、圪为主阀的开启与闭合压力，昱。、

只。为导阀开启与闭合压力，QI为主阀流量，Q2为导阀流量，Q2=，(只)曲线段为导阀

工作段，(Q1+Q2)=，假)曲线段为导阀与主阀同时工作段a

(。1+

0，

)2)三缒!／ {
夏=，吲 ＼一一o．01Q。
、、，彳一‘q
P2B Ph Pl Pib Pzb

图4．12先导式溢流阀的启闭特性

Fig．4 12 Start and stop character ofleader overflow valve

启闭特性主要与弹簧刚度、主阀芯活塞直径、活塞上下边面积差、阻尼孔参数有关，

此外还与阀芯摩擦力及液动力有关。实际上随着调定压力的变化，调压差值也变化。调

成最高调定压力(额定压力)时，调压差值最大。

开启压力和闭合压力是衡量启闭特性的指标。由于开启压力和闭合压力不容易测得

很准，因此二级式溢流阀一般取额定流量Q的1％对应的压力为开启压力和闭合压力。

只。／曰称为开启压力比，只。／弓称为闭合压力比。两个压力比越大，两个压力比越接近，

说明启闭特性越好。一般要求开启压力比只。／皇≥95％，闭合压力比圪／置>19096。
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②压力调节范围

溢流阀的压力调节范围表示它可以使用的压力范围。不但要求压力调节范围大，而

且要求调节压力时压力均匀地变化。压力调节范围决定于调压弹簧刚度。但弹簧刚度太

大则调压灵敏度太高，这会给中低压范围的压力调节带来困难。因此往往用几根不同刚

度的弹簧来分段调节压力。

⑨卸荷压力

溢流阀可作卸荷阀使用。要求卸荷时压力损失尽量小。卸荷压力就是溢流阀以额定

流量卸荷时的压力损失。它反映卸荷状态下液压泵的功率损失程度。卸荷压力的大小主

要决定于主阀弹簧、主阀活塞和主阀阀口的结构参数。主阀弹簧是软弹簧，有的阀当主

阀上的节流孔压力降为o．08—O．1NPa时，作用在阀芯上的液压力足以将弹簧压至最大

压缩量，阀口完全打开，使卸荷压力为o．1—0．2MPa。

4．2，4流量控制阀的静态特性

专用液压提升机的主要流量控制阀是节流阀。节流阀的功用是在系统中产生一定的

阻力，以获得所要求的流量，从而使执行元件达到所需的运动速度。根据节流口的构造

及流动情况，油液通过节流阀时可能为层流，也可能为紊流。按节流窗口面积可调与否，

节流阀可分为固定式节流阀及可调式节流阀两种。专用液压提升机选用的是固定式节流

阀。固定式节流阀的窗口面积固定不变。若为层流时则流量与压差的关系可按式

△P：堕磐计算。即
忍Z

△P=KQ

式中 K：可128,u／，其中卜一节流孔长；
兄味

d——节流孔径：

△P——节流前后的压差5

P通过节流阀的流量。
若流经窗口的油流为紊流时，则其流量按(4．7)式计算。即

Q：。。’A，／丝
V P

式中 4—_节流窗口面积；

△口——节流前后压差；

若令c=cd√2／户，则
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Q=“√面

即 肚嚣=x：02
式中x2丽1 2丽P万6
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5试验及过程分析

5．1实验过程中问题的产生

试验是专用液压提升机试制的最后阶段，能否达到预期的效果是令人担心的问题。

首先按着设计要求进行调试安装，在试车过程中出现了问题：在上升过程中，运行比较

平稳，说明此设计方案对两个柱塞缸上升过程中的同步控制是有效的。但在下降过程中，

却不能平稳工作，液压系统产生了严重的振荡，钢制油管振动，橡胶软管上下跳动，整

个装置也激烈的振动，根本无法正常工作。

5．2过程分析

5．2．1振动的原因分析

从设计的角度，选用分流集流阀实现双缸同步回路是一种典型的同步回路，这在教

科书和手册中都可以见到。这种回路结构简单，使用方便，偏载下仍能保证速度同步，

故应用较普遍，选用这种控制没有问题。而这种回路从表面上看，两个液控单向阀是使

油缸能够可靠地停住，这种安排是正常的。同步阀设置在单向阀与换向阀之间也是正常

的，也看不出有什么问题。但这种回路在实际使用中却发生了严重的问题。

造成整个装置激烈地振动主要是液压系统的振动，而液压系统的振动主要来自于液

压冲击07．1s]。

(1)液压冲击

在液压系统管道内流动的液体由于快速换向或突然关闭各种阀，将使瞬时压力值增

至极大，产生液压冲击。液压冲击会使系统瞬时压力比正常工作压力大好几倍，产生巨

大的振动。

引起压力冲击的主要原因：管道内瞬间流速的改变、液压元件灵敏度不高、动作滞

后以及溢流阀不能及时打开，在压力升高时不能及时减小流量。另外，控制阀关闭后，

高速运动部件在惯性力的作用下仍继续运动，需要经过一段时间才能完全停止。在这种

情况下，也会引起系统压力瞬时急剧上升，产生液压冲击。

(2)液压系统的振动

液压系统的振动可能来自机械系统、油泵、阀类元件和管道内液流的振荡等。它出

现的形式有强迫振动与自激振动两类。强迫振动一般由油泵的流量脉动所引起。产生强

迫振动的元件有油泵、压力控制阀等。自激振动是由液压传动系统中的压力、流量、作

用力和质量等参数相互作用而产生的。流动液体的涡流或流体剪切引起的压力振动，

42
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使阀体壁振动。由于阀的动作造成压力差很大的两个油路连接时产生液压冲击，

使管道振动。另外，先导式溢流阀的导阀在工作过程中，经常处于不稳定的高频

振动状态，由此而产生的振动。振动可能是单个元件，也可能是两个或两个以上的元

件的共振。

经过采取一些措施进行处理以及深入的分析研究，认识到其问题在于：液控单向阀

与换向阀、同步阀一同控制柱塞式液压缸的下行，液控单向阀的开启动作由电磁换向阀

直接控制，电磁换向阀的换向速度是很快的，它的快速换向导致液控单向阀的开启速度

太急，又由于较大自重产生的柱塞缸回油的流量突然经单向阀作用在同步阀的身上。而

同步阀是靠其内部阀芯的自动调整来控制两油路的流量的，它的反馈调解是靠压力来实

现的。瞬间的流量突变使之无法进入到稳态，它反而成了一个振荡源，流量压力、压力

流量的反复转换，阀芯的开口量的振荡式变动，使其振荡无法平息，从而在柱塞缸与其

之间形成一个振荡腔，由于油液本身的弹性，再加上油液不可避免地混有气体，使此容

腔内油液的弹性较大，故而在此容腔内产生激烈的振动．在将原理图中阀7——节流阀

的开口量调小时使下降速度降低后，亦不能消除此振荡现象。由此可以推断出，引起振

动的主要原因是由于液流的变化，使单向阀、换向阀等阀产生振动，造成整个装置激烈

的振动，不能够停息，无法进行正常的工作。

5．2．2引起振动的元件的动态特性分析

(1)单向阀““

单向阀的阀芯有一定的质量，它与弹簧一起组成一个”质量一弹簧”振动系统，

液压系统工作时很容易出现振动。下面分析阀芯振动的原因和防止振动的方法。

图5．1表示单向阀的“质量一弹簧”振动系统。对于锥阀，可将其开口截面积近似

表示为

A=m：／xsina

厅一
按薄壁小孔节流原理表达式Q=cA．I"-Ap有

V p

△P-e，。e_：L4L：：’r‘一2

p

2 c2(n斑sin口、2 x2

—aA—P：—-2a—4
0x 矿

式中 4=高(当Q一定时4为常数)； x——阀的开度a
(5．1)

(5．2)
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在忽略液动力和摩擦力情况下，在开度为‰的工作点上写出阀芯运动微分方程的增量式

为

珊竽一F警k乒+触=。

图5．1单向阀的“质量—弹簧”振动系统

Fig．5 1“Mass—spring'’vibration system ofone-way valve

在忽略液动力和摩擦力情况下，在开度为Xo的工作点上写出阀芯运动微分方程的增

量式为

肌竽一FiaAP kxoAx+尬：o (5_3)肌了一，i I牡 +K缸=o (5·3’

式中 胁——阀芯质量与1／3弹簧质量之和：

，——阀芯承受压力差的有效面积。

式(5．3)左边第一项为惯性力，第二项为液压力，第三项为弹簧力。以式(5．2)代人式(5．3)
得

Ⅲ竽+(竽旧出=。
上式是无阻尼振荡的运动微分方程，其振荡圆频率。可表示为

舭，拦(掣+K)
V m Xo

将式(5．1)代人上式，得
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舭仨c等根， (5．4)

要防止出现激烈的振动，就要使这个频率与泵或其它振动源的频率错开， 以免引

起共振。

单向阀的另一种可能出现的振动是自振，郎由阀本身特性带来的自激振动。可作如

下定性分析。

液体通过单向阀时受到局部阻力，产生节流损失为

△P=置一只=孝(x)Q2 (5．5)

式中 孝(砖——阻力系数；

只、只——阀芯节流前后压力。

阻力系数孝(r)是阀芯开度X的函数。从式(5．5)可见，如果进口压力只为常数，Q不变，

则E完全决定于孝O)值。

研究表明，孝(力为非单值函数(如图5．2)。图中实线为阀芯沿打开方向运动时善(x)

值，虚线为阀芯沿关闭方向运动时孝(x)值。并且当x处于而～吒范围内，亭(x)具有上升

特性。即当z增大，毒(z)也增大。这样，在五～而范围内工作时，阀芯就会产生自激振

动。

要避免这种自振，应使阻力系数考∽在工作范围内具有单值卞降的特性，即孝o。随

x加大而单调下降，必须避免x进入葺～托范围内工作。

(2)稳态液流力
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若流入或流出阀腔的液流流量不变，则此时形成的液流力即为稳态液流力。如图

5．3，设液流由阀腔经控制窗口向外流出，则在控制窗口处将因节流作用而引起加速，

产生一个射流力F．。若进油窗口的开口远较控制窗口大，则进油窗口处液流的速度变化

即可忽略不计。假定液流为理想的二元流，且油液无压缩性(理想的)。若规定由阀腔向

外的速度为正。于是根据系统的动量定理有

F：塑型
’ 出

P． 尹触黼j／<，够黝蜂丝獬(咫一
)、 ．

1&=巨 一F。‘一F1名}———一 f

钐彩刃钐多么夕矽∥么钐挽杉叨黝
L—廿。

图5．3滑阀阀芯的稳态液流力

Fig 5．3The steady·statelicimaflowforce ofvahe stmn of slidevalve

式中 州表流经阎腔的液流质量；”，表液流流过控制窗口时的速度，即射流速度；f表

时间。若油液密度为p，流经阀腔的液流容积为矿，则有171=∥，同时在稳态时钟，=

常数，于是可得

乃=丁d(pVu：)碣警碱Q (5．6)，J 2丁2∥Ji2∥，Q ‘5’6)

式中Q：_dV表流经阀腔的流量。

‘对阀腔内的油液产生一个与其大小相等方向相反的反作用力一F，。此即为作用于

阀芯上的液流力。若将一，，沿吲心-v‘--轴向及垂直于阀芯轴向分解，得

鬈茹sin0目篡s∞in州0 随r，
F12=一FI =一彤{

?⋯j

式中 曰表射流角。对于环周形控制窗口，只：相互抵消。而对于非环周形控制窗口，

则‘：将使阀芯压紧阀套，从而增加阀芯移动时的摩擦阻力。只：则使阀芯趋向关闭。
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若液流流经控制窗口流人阀腔，则以一甜，及石一0代入(5．7)式，于是

Fn=一pu}Qeos8

F々=pufQsin0

对于环周形控制窗口，，，：仍然相互抵消，而在非环周形窗口中则其将使阀芯向另

一册压紧阀套。F。的作用也是使阕芯趋向关闭。可见稳态液流力的效果与阀芯复位弹

簧的作用相似。

若阀芯位移为x，则窗口面积即为溺c。于是射流速度为

驴罴 (5．8)

式中 c1=0．62表示收缩系数。如果阀的进油压力为只，液流流经控制窗口后收缩喉

部的压力为置’，则由(4·6)式有Q=c。耽√；以一鼻7)a将此式及(5·8)式一并代入
(5．6)式，得

F，．1=-p--嚣。cos忙P
一般可取气*C。，则

c1Wx
c。s口：_2(立)耽@一只7)c。s口

C】

弓1=一2Cd胁以一只)cosO (5．9)

0．935上一 。f I I

＼， 产十口 鼢一
长 ．COs I 一：-彩

、
＼

霹c}

图5．4阀芯位移对阀芯径向间隙之比与射流角的关系

Fig．5．4 The relation ofjet-angle and the proportionality
ofvalve stem bit shift and radial clearance
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当控制窗口为矩形，形’x，则流动即可视为二元流。又若流动无旋转，无粘附及

油液不可压缩，阀芯与阀套的径向间隙为c，，于是根据冯·密瑟斯(VonMises)的推导，

可得射流角0与xlc，的关系如图5．4。可见当径向间隙c，=0时，口=69。。如果取c。=0．6

那么
，

‘l=-043Wx(P,一只) (5·lo)

因液流通过控制窗口时收缩喉部的压力只不易求得，所以用(5．io)式计算E，有困

难。若改用阀的出口压力鼻，计算则较方便。根据(4．7)式有

Q—c一’Wx括假吲=cd 、『二假一只)

因此

旷蕞2詈C括P@吲。c，耽 ，、『一
“

于是 F．：一丛耽(只一只)c。s曰，
C1

-：g：l驭cd=O．7，c1=0．62，则c，=0时，有

Fl=-0．57WxAP (5．11)

式中 AP=只一置表阀的进、出口压差。稳态时△P=只一只=常数，若假定控制窗口梯

度形也不变，则

只1=-K。x (5．12)

式中墨=0．57WAP。

(5．12)式说明，当不考虑阀芯与阀套的径向间隙时，稳态液流力沿阎芯轴向的分

力民与阀芯位移x成正比，而与阀芯位移方向相反。

当阀芯与阀套之间存在径向间隙c，时，则窗口开口度即由x变为√x2+c，2，这时

‘1=一2cd阡7(只一置)√x2+c，2 cos8

或矗：一掣脚厢。。。口



大连理工大学专业学位硕士学位论文

由图5．4知口值将随x／c，而变化。其变化范围为21。—书94。显然，阕芯位移x越

小，则径向间隙c，对射流角0的影响就越大。

(3)瞬态液流力

当阀芯在极短的时间内突然改变控制窗口的面积时，将使阀腔内的液流产生加速或

减速。于是沿阀芯轴线又形成一个液流力E，如图5．5。因只伴随瞬时加速度而存在，

故称瞬时液流力。若阀腔内液流的断面积为A，进油窗口与控制窗口间的距离为工，阀

腔内液流速度为u，则由牛顿第二定律有

F：一p忆一do，‘ ‘

破

负号表示E与u方向相反。因Q=oA，故d_础Ev=粤Aat，珊

于是

p皿知孽“。矽厣争
通常在阀的额定流量范围内阀口压降△P=E一只基本上保持不变，故可将△P视为

常数。因此

鼻—。缸：矿厨砉=一K等
式中 墨=上e∥√2pAP。

至于瞬态液流力的方向，则随液流流出或流入控制窗口而异。如图5．5(a)，液流

由控制窗口流出时，则根据达朗贝尔原理，阀腔内长度为三的油液质量因加速而产生的

惯性力将与液流加速的方向相反。这时瞬态液流力有使阀芯关闭的趋势，对阀芯起稳定

作用。同理，当液流流入控制窗口时，如图5．5(b)，则惯性力将与上述方向相反，这

时瞬态液流力将使阀芯趋于开启，因而对阀芯不起稳定的作用。

综上可知，阀芯上沿轴向的总液流力为

F=‘±E=-Krxu墨idx

可见稳态液流力类似于弹簧力，K，相当于其弹簧刚度。瞬态液流力则类似于阻尼力，X，

相当于阻尼系数。

身l出
协浮
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(4)阀芯的稳定性

对于图5．5的二通阀，如果施给阀芯的驱动力为E，阀芯与阀套间的粘阻系数为f，

复位弹簧的常数为k，若阀芯位移x=0时弹簧的压缩量为零，则有

E+曝堋=胁窘+，鲁+奴
即 疋=肼万d2x+(，土墨)妄+(_j}+墨扛 (5．13)

式中 朋表示阀芯质量。于是可得阀芯位移对驱动力的传递函数为

鱼：= ! 一一 (5．14)

‘‘。“O

图5．5滑阀阀芯的瞬态液流力

(a)流入控制窗口 (b)流出控制窗口

Fig 5．5 Thetramienlliquidflowforco ofvalvo s衄ofslidevalv,"
(a)Flow-in control hatch (b)Flow-out control hatch

因k、聊恒为正值，而墨=0．57Wt&，墨=三《∥√2硝也只能为正，所以／n>o，
，+墨>O，七+Kt>0，故知对于图5．5(a)所示的情况，阀芯将是稳定的。而对于图5．5

(b)的情况则必须，一墨>0才能保持阀芯稳定。由上式知阀芯的自振频率国。、阻尼系

数孝及阻尼振动频率钆为

q=√竽侉稿，％=噱庸，
据此也可推得必须，一墨>0，即孝>o时，才能保证在图5．5中的两种情况下阀芯都

是稳定的。由式(5．14)知瞬态液流力阻尼作用的正负，可以用带正负号的阀腔液流长

度，即所谓衰减长度表示。对于图5．5(a)因其瞬态液流力起正阻尼作用，故衰减长度
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L为正，而图5．5(b)中瞬态液流力产生负阻尼作用，所以衰减长度为负。因此，为使

阀芯稳定，宜采用正的阀腔衰减长度。

根据以上分析，可进而推得图5．6所示四通阀的总稳态液流力为-2巧x，总瞬态

液流力为锥。+墨：)冬。若当x=0时复位弹簧无压缩量，则阀芯位移对驱动力(阀芯
at

扰动力)的传递函数为

—A—x：．——————————————————————!——————．．——————一AFd ms2+(，+墨1一墨2)s+@+2xA

l
^、＼、P

遵挲一IP I -·-1lr一、口
产=+一芹13

刎
l沁)、、、、心、、№心心心斟心心N．心辽
一生!．1 t。I-．—叫IQ

图5．6四通滑阀阀芯的总液流力

Fig．5．6 The total liquid flow force ofvalve stem offour-way slide
valve

(5．15)

这时阀芯的自振频率、阻尼系数及阻尼振动频率为蛾-J竽待躺，％2峨庸a
特征方程为

ms2+(，+Kl一墨2)s+(尼+2K,)=0 (5．16)

可见当f+墨，一墨：>O时阀芯即稳定。若忽略阀芯的粘滞阻尼作用，即f=0，则阀

芯的稳定条件为

Kcl—Kt2>O，

即 Kn>置∥

但因置。：厶c。’矽√i习i，Kt：：厶c。’形√互j面，于是阀芯稳定条件即可表示为
厶>L，
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因此，对于四通阀，欲使阀芯稳定，目口须阀腔的正衰减长度太于负衰减长度。

(5)溢流阀的振动

弋弋心、心＼心N
＼

涮； I x

＼

＼C

＼

＼

＼

＼

l

J 蚪●、
r R≮毒弋：

一 0。

QD

图5．7先导型溢流阀控制压力

Fig．5．7 The control pressure ofleader overflow valve

如果采用先导型溢流阀，如图5．7由于先导阀芯的质量及粘滞阻力通常都很小故可

忽略不计。于是当溢流阀开启后流经主阀窗口的流量为

ORl=KrcdrdP (5．17)

而根据连续流动有

G=线蛾+q+4争善等，
由主阀芯运动平衡条件有

(P—PR)A=m害at+，害dt+盔x，●

式中g=ce(P—B)表流经先导阀窗口(即流经主阀芯节流孔)的流量。这里最为先导阀

开启压力，若节流孔面积为ar，孔长为，，油液动力粘度为∥，则口=．≥； A表示
石刀“f

主阀芯面积：矿表示主阀腔口的容积；珊表示主阀芯质量：厂表示主阀芯粘滞阻力系数；

皇表示主阀芯弹簧刚度；其余符号同前。假定供油流量Q尸，及开启压力B均不变，将

以上诸式线性化并引入拉氏变换，则

△G1=＆缸+耳△P (5．18)

一52
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△幺，=一蚣一爿sAx～(晓+百V5)

△P：竺：±箜±生
4

式中＆=警=譬；耳=争=骞。

厶a

一^S

图5．8先导型溢流阀的信号流图

Fig．5 8 The signal—flow graph ofleader overflow valve

(5．19)

(5．20)

由(5．18)、 (5．19)及(5．20)式可得系统的信号流图如图5．8。从而得传递函数为篑：端+Bls+：糕+B0 cs．zt，
一△Q ，+垦J2 鼠 ，+垦s2+旦J

⋯⋯

式中 妊=矿B；4=丢：4=嘉；岛=等+篆+矿aB；旦=等+面A2B+熹+丽aB；鼠：—KvBIfi+Ko—AB+tzBKl。
根据(5．21)式中各量所代表的物理意义，可知系统特征方程的各个系数都为正值，

因此若BiB：一B。>O则系统即为稳定的。

若不考虑主阊腔容积矿的影响，则(5．21)式即变为

一!一fs2+上s+马
垒! ： ： 窒±奎￡ ：型 型

。△Q。：+{ 堑 +z I¨鱼墨+一KL
J(a+Kp)Ⅲ m J (a+置j)聊 肌

5．3问题的解决方法

经过上述对产生振动的原因进行分析，找出了产生振动的影响因素。同时对产生振

动的元件进行了动态特性分析，建立了振动元件的数学模型，求出了传递函数、特征方
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程，导出了各种阀的圆频率、阻尼系数及阻尼振动频率，最终求出产生振动的各种阀的

稳定条件。根据各种阀在回路中所起的作用，在实际调试中最后采取了两个措施“‘”1。

(1)在换向阀控制液控单向阀支路的Bl油口处加上一个阻尼，使液控单向阀的开

启速度受到节制，这个阻尼环节的加工安装都很简单方便。设计计算过程此处从略。

n—
I

l I f

图5．9液压系统原理图

Fig．5．9 Hydraulic system schematic diagram
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(2)在两个液控单向阀的出口A、B两处各安装一个单向节流阀，上升时油液经过

单向阀，此时的节流阀不起作用，下降时此处的单向阀关闭，回油流量被迫经过节流阀，

由于节流阀的节制与调速作用，使从液压缸回油的流量不能突变，这时再加到同步阀上

的流量就是较稳定的了，同步阀的阀芯也能很好地起同步控制作用，其本身也能进入到

稳定的工作状态。

经过上述的改进专用液压提升机控制系统恢复了正常工作，能够在上升和下降过程

中，运动平稳，安全地运送汽车上下楼，振动问题得到了彻底的解决，取得了理想的效

果，所研制的专用液压提升机也被用户验收合格，至今仍然运转正常。修改后的液压系

统原理图为图5．9所示。
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结论与设想

提升机是工程机械中常用的设备，采用液压控制是最好的选择，液压控制尤其应用

在本文所提到的大型的专用提升设备中优点更为突出。研制专用液压提升机的核心任务

是液压控制系统的研究。

专用液压提升机根据用户所提供的参数进行设计的。由于提升的高度比较大，为了

减少制造难度，采用柱塞式液压缸提升重物。为了解决双缸同步问题，采用分流集流阀

实现双缸同步控制，同步阀设置在两个液控单向阀与换向阀之间。在整个研制中，通过

了设计、制造、安装、调试阶段。在调试过程中通过发现问题、分析问题、解决问题，

最后得出如下结论：

(1)把分流集流阔(简称同步阀)应用到柱塞式液压缸的控制中存在问题，现有的

资料对此没有进行深入的分析，也没有很好的解决方法。

(2)由于柱塞式液压缸的回程不是靠油泵的动力油而是靠自重产生下行速度，在

油缸与同步阀之间的容腔内产生了不能平息的压力振荡，造成整个装置激烈的振动，不

能够停息，无法进行正常的工作。

(3)在换向阀控制液控单向阀支路的B1油口处增加一个阻尼，控制液控单向阀的

开启速度，防止产生液流振荡。

(4)在两个液控单向阀的出口A、B两处各安装一个单向节流阀，由于节流阀的节

制与调速作用，使从液压缸回油的流量不能突变，这时流入同步阀的流量就比较稳定的

了，同步阀实现同步控制作用。

伴随着老工业基地的开发，工程机械将有美好的前景，提升机的应用将越来越广泛，

将给社会带来较大的效益。但是，专用液压提升机的设计还有待于完善，在今后的工作

中还需要分析研究液压控制系统，最好实现自动控制。希望母校的师生为该项目献计献

策，使液压提升机达到结构紧凑、美观、性能可靠、造价低而且自动化程度高，成为客

户需要的理想产品。
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