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摘要：针对现有气液压力机单通道供气控制模式存在输出力过冲量大、控制精度低等技术问题，设计了基于气液增

压技术的双通道、双通径控制模式的气液压力机，大通径控制压力机供气速度，小通径控制压力精度。结合气路控

制系统，建立了气液压力机气体质量流量模型和增压过程力学模型，在 Ｍａｔｌａｂ／Ｓｉｍｕｌｉｎｋ仿真平台下实现压力机在

不同气压、不同主通道节流孔截面积条件下的仿真，得出辅助通道截止压力以及压力机输出力最大偏差。仿真结

果表明：辅助通道截止压力不变，主通道节流孔截面积相同时，气源压力越大，输出力最大偏差越大；气源压力相

同，主通道节流孔截面积越小，输出力最大偏差越小。搭建了压力机实验平台，实验数据表明：输出力最大偏差小

于 １００Ｎ，与仿真数据吻合；辅助通道截止压力仿真数据可以作为压力机实际应用时双通道供气模式切换的控制依

据。
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　　引言

在工业领域中，压力机得到了广泛的应用，尤其

在汽车、五金、机械、仪器等行业的成型、压装、铆接、

压印等工序中。通常，压装工序要求压力机工作节

拍快、输出力大、精度高。气动压力机动作迅速，可

做往复直线运动，但其动作稳定性差，出力相对较

小
［１－２］

，不适用于对输出力要求高且稳定的压装工

序中；液压机输出力稳定，被广泛应用于压装机中，

但其存在噪声大、油温需要冷却、污染环境、价格昂

贵等缺点
［３－５］

。由电动机驱动的机械压力机，控制

精度高，可实现柔性化，但是输出力一般较小，工作

频率较低。

以气液增压缸为核心的气液压力机综合了以上

气动压力机和液压机的部分优点，有较大的输出力

和较高的工作频率
［６］
，在制造业中得到广泛的应

用，符合工业自动化生产高效、节能、环保的趋

势
［７］
。

目前气液压力机多采用单通道供气，通径大，

供气速度快，但输出力过冲量大，稳定精度差，不

满足控制精度要求高的压装工序。采用 ＰＷＭ控
制高速开关阀供气可减小输出力过冲量，提高稳

定精度
［８－９］

，但会减慢供气速度，增加压装时间，

影响压装效率。为解决供气速度和控制精度的矛

盾，本文设计大通径、小通径组合供气控制的双通

道气液压力机，大通径可实现快速供气，提高压力

机工作节拍，小通径可有效提高输出压力的控制

精度。

图 １　气液增压缸结构简图

Ｆｉｇ．１　Ｓｔｒｕｃｔｕｒｅｄｉａｇｒａｍｏｆｇａｓｌｉｑｕｉｄｐｒｅｓｓｕｒｉｚｅｄｃｙｌｉｎｄｅｒ
１．气液转换器　２．无杆腔　３．增压气缸　４．有杆腔　５．液压缸

６．压头

１　气液压力机系统设计

气液压力机核心部件气液增压缸有４个运动过
程：预压过程、增压过程、保压过程、返回过程，其结

构简图如图１所示。

１．１　气液压力机系统要求
本气液压力机使用领域为汽车零部件装配，如

汽车转向节、盘式制动器中轴承压装等，该气液压力

机设计要求如表１所示。

表 １　压力机设计参数

Ｔａｂ．１　Ｄｅｓｉｇｎｐａｒａｍｅｔｅｒｓｏｆｐｒｅｓｓｍａｃｈｉｎｅ

　　　参数 取值

输出力／ｋＮ ４０

输出力最大偏差／Ｎ １００

最大行程／ｍｍ １５０

增压行程／ｍｍ ２０

增压比 ２０

行程公差／ｍｍ １

工作频率／（次·ｍｉｎ－１） １０

油缸缸径／ｍｍ ８０

气缸缸径／ｍｍ １００

１２　双通道气液压力机控制管路设计
根据设计要求并结合气液增压缸运动过程以及

增压原理
［１０－１１］

，设计气液压力机双通道气路控制系

统，系统原理图如图２所示。

图 ２　气路系统原理图

Ｆｉｇ．２　Ｓｃｈｅｍａｔｉｃｏｆｐｎｅｕｍａｔｉｃｓｙｓｔｅｍ
１．气源　２．二联件　３．储气罐（１０Ｌ）　４．调压阀　９、１３、１５．二

位三通电磁阀　 ５、６、１０、１１．二位二通电磁阀　８、１２、１４、１６．消

声器　７．节流孔　１７．气液增压缸
　

气路控制系统采用双通道气路控制模式，包括

主通道和辅助通道。主通道由电磁阀 ５和节流孔 ７
控制，为小通径通道，有较高的输出力控制精度，在

设定输出力下，通过调节节流孔的截面积，可调节输

出力的最大偏差；辅助通道由电磁阀６控制，为大通
径通道，确保压力机快速供气，快速压装，以满足压

力机工作节拍要求。

增压过程两通道全部打开，压力机双通道通气，

快速增压，输出力达到辅助通道设定的截止压力时，

电磁阀６断开，系统仅由小通径主通道供气，压力机
进入输出力精确控制阶段；输出力达到压力机预定

值时，电磁阀５、１０断开，１１开启，进入保压过程。
在压力机增压过程中，双通道供气模式向单通
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道小通径供气模式切换的辅助通道截止压力，直接

影响到压力机的工作节拍和输出力精度。截止压力

过小，导致增压时间过长，压装节拍太慢；截止压力

过大，会增大输出力的最大偏差以及输出力的稳态

误差，导致零部件的压损。满足气液压力机技术要

求的最大截止压力即为辅助通道截止压力。

在双通道压力机实际应用中，辅助通道截止压

力的确定需要通过大量工程实验得到，工作量大。

因此研究双通道压力机的数学模型并进行仿真实

验，以确定辅助通道截止压力有重要的实际意义。

２　增压过程数学模型

预压过程、保压过程和返回过程，不涉及到压力

机对工件的具体压装，不需建模，因此只对增压过程

进行数学建模。根据气液增压缸运动过程和压力机

气路系统，在增压过程，电磁阀 ５、６、１０开启，１１关
闭，增压气缸 Ａ腔气体推动活塞向下运动，活塞杆
挤压液压油推动压头压装工件。

根据气路系统和气液增压结构可建立压力机增

压过程的气体质量流量模型和力学模型。增压过程

建模假设如下：气液增压缸中活塞与缸体之间的摩

擦力，相对增压过程的输出力很小，可忽略不计；忽

略压力机工作时的气体泄漏；压力机使用的压缩气

体为理想气体；在气液增压缸腔内的温度场和压力

场是均匀的，且认为腔内的温度与气源温度、环境温

度都相同
［１２］
；气源压力、温度和大气压力恒定；气体

流经电磁阀阀口和节流孔时的流动状态为等熵绝热

流动过程；油液的刚性足够大，忽略液压油的压缩

性
［１３］
。

２１　增压气缸气体质量流量模型
根据气体状态方程和质量守恒定律可得增压气

缸无杆腔气体质量流量连续性方程
［１４］
。

ｑｍ＝
１
ＲＴｐ１

ｄＶ
ｄｔ
＋Ｖ
κ
ｄｐ１
ｄ( )ｔ （１）

式中　ｑｍ———无杆腔进气口的气体质量流量
Ｔ———无杆腔温度　　ｐ１———无杆腔气压
Ｖ———无杆腔容积　　Ｒ———理想气体常数
κ———等熵系数，为１４

假设增压气缸活塞在完全返回状态的位置位移

为零，活塞向下运动位移为正，向上运动位移为负，

则由式（１）可得增压气缸无杆腔气压微分方程
ｄｐ１
ｄｔ
＝ κ
Ａ１（ｈ＋ｙ）

ＲＴｑｍ－Ａ１ｐ１
ｄｙ
ｄ( )ｔ （２）

式中　Ａ１———无杆腔活塞面积
ｙ———增压气缸活塞位移
ｈ———增压气缸无杆腔高度

２２　电磁阀和节流孔质量流量模型
压力机气路控制系统中，控制增压气缸无杆腔

进气口的电磁阀５和节流孔 ７在通过压缩气体时，
可近似为气体通过收缩喷嘴。根据气体动力学和热

力学基本理论，可得到流经收缩喷嘴即电磁阀 ５和
节流孔７的气体质量流量方程［１５］

　ｑｍ＝

ｐ０ＡＴ
κ
槡ＲＴ

２
κ－１

ｐ１
ｐ( )
０

２
κ

－
ｐ１
ｐ( )
０

κ＋１

[ ]槡
κ

　 １≥
ｐ１
ｐ０( )＞０５２８

０５８ｐ０ＡＴ
κ
槡ＲＴ

　　
ｐ１
ｐ０
≤( )













 ０５２８

（３）

式中　ｐ０———电磁阀５和节流孔７进气气压
ＡＴ———电磁阀５或节流孔７有效截面积

２３　增压过程运动力学模型
根据牛顿第二定律，得到增压过程力平衡方程

Ｍｄ
２ｘ
ｄｔ２
＝ｐ１

Ａ１Ａ３
Ａ２
＋Ｇ－ｋｘ （４）

式中　Ｍ———系统等效惯性质量
Ａ２———增压气缸中活塞杆面积
Ｇ———系统等效重力　　ｘ———压头位移
Ａ３———液压缸活塞面积
ｋ———被压碟簧的弹性模量

在增压过程中，忽略了液压油的压缩性，因此增

压气缸活塞杆进入液压缸的体积，等于压头位移 ｘ
与液压缸活塞面积 Ａ３的乘积，即

Ａ２ｙ＝Ａ３ｘ （５）
弹性模量与压头位移的乘积为压力机输出力，即

Ｆ＝ｋｘ （６）

３　增压过程模型仿真

３１　仿真模型
式（２）～（６）联立，得到系统的数学模型，从方

程式中可知系统具有非线性。利用 Ｍａｔｌａｂ／Ｓｉｍｕｌｉｎｋ
可以有效解决这种非线性问题，仿真框图如图 ３所
示。通过测量气液增压缸的尺寸和活塞、活塞杆的

质量并进行计算，得到模型系统参数如表２所示。
３２　模型仿真

供气气源压力、主通道节流孔的有效截面积直

接影响压力机的供气流量，从而影响供气模式切换

的辅助通道截止压力，现根据仿真模型研究多种气

源压力、多种主通道节流孔截面积下的辅助通道截

止压力。

节流孔７通径小，起调节流量的作用，电磁阀 ５
的有效截面积为２７ｍｍ２，现设有１５ｍｍ２、１２ｍｍ２、
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图 ３　模型仿真框图

Ｆｉｇ．３　Ｍｏｄｅｌｓｉｍｕｌａｔｉｏｎｄｉａｇｒａｍ
　

表 ２　系统参数

Ｔａｂ．２　Ｓｙｓｔｅｍｐａｒａｍｅｔｅｒｓ

　　　　　　参数 数值

环境温度 Ｔ／Ｋ ２９３１５

增压气缸无杆腔高度 ｈ／ｍ ００４

增压气缸无杆腔活塞面积 Ａ１／ｍ
２ ０００７８５

增压气缸活塞杆面积 Ａ２／ｍ
２ ００００３９３

液压缸活塞面积 Ａ３／ｍ
２ ０００５０２４

系统等效惯性质量 Ｍ／ｋｇ ４９２５

系统等效重力 Ｇ／Ｎ ６６１７

电磁阀５有效截面积 ＡＴ／ｍ
２ ００００００２７

弹性模量 ｋ／（ｋＮ·ｍ－１） ２８８８

理想气体常数 Ｒ／（Ｊ·（ｋｇ·Ｋ）－１） １８７

１ｍｍ２、０８ｍｍ２等 ４种节流孔截面积。压力机输入
气压４００ｋＰａ时输出力约为 ４０ｋＮ，考虑到气液增压
缸对气源气压不能超过 ６５０ｋＰａ，现设置 ４５０ｋＰａ、
５００ｋＰａ、５５０ｋＰａ、６００ｋＰａ等４种气源压力。在上述
条件下进行模型仿真，以得到辅助通道截止压力。

在气源压力为 ５５０ｋＰａ、节流孔截面积为 １ｍｍ２时，
输出力仿真曲线如图 ４所示。从图 ４中可看出，由
于预压过程产生了输出力，增压过程的起点输出力

不为零。

截止压力在 ３９０００Ｎ、３８７５０Ｎ、３８５００Ｎ、
３８２５０Ｎ、３８０００Ｎ、３７７５０Ｎ时输出力的最大偏差为
１４０Ｎ、１０６Ｎ、９１Ｎ、９０Ｎ、９０Ｎ、８９Ｎ。

图 ４　输出力曲线

Ｆｉｇ．４　Ｏｕｔｐｕｔｐｒｅｓｓｕｒｅｃｕｒｖｅｓ
　
　　由此可知，随着供气模式切换截止压力的减小，
输出力最大偏差随着减小，之后趋于不变；截止压力

为３８５００Ｎ时，最大偏差为 ９１Ｎ，小于压力机要求
的 １００Ｎ，可作为气源压力为５５０ｋＰａ、节流孔７截面
积为１ｍｍ２的辅助通道截止压力。同理，通过仿真
可得到不同气源压力和节流孔截面积的辅助通道截

止压力，如表３所示，输出力最大偏差如表４所示。
在表 ３、４中，表中空白处表示在其对应的气源

压力和节流孔７截面积条件下，无论辅助通道关闭
的截止压力多大，输出最大偏差始终大于 １００Ｎ，即
无辅助通道截止压力，不满足技术要求，不能应用于

工业实践。

从不同截止压力对应输出力的最大偏差可知，

节流孔７截面积不变，随着气源压力减小，辅助通道
截止压力呈增加趋势；由表３、４可知，辅助通道截止

压力不变，主通道节流孔截面积相同时，气源压力越

大，输出力最大偏差越大；气源压力相同，主通道节

流孔截面积越小，输出力最大偏差越小。

表 ３　辅助通道截止压力

Ｔａｂ．３　Ｃｕｔｏｆｆｐｒｅｓｓｕｒｅｏｆａｕｘｉｌｉａｒｙｃｈａｎｎｅｌ ｋＮ

气源压力

／ｋＰａ

截面积／ｍｍ２

０８ １０ １２ １５

６００ ３８５ ３８５

５５０ ３９０ ３８５

５００ ３９０ ３９０ ３８５

４５０ ３９０ ３９０ ３９０ ３８５

４　实验验证

为验证仿真所得辅助通道截止压力能够应用于

实际气路系统控制，搭建压力机实验台，压力机实验
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表 ４　表 ３情况下的输出力最大偏差

Ｔａｂ．４　Ｍａｘｉｍｕｍｄｅｖｉａｔｉｏｎｏｆｏｕｔｐｕｔｐｒｅｓｓｕｒｅ

ｉｎｔｈｅｃａｓｅｏｆＴａｂｌｅ３ Ｎ

气源压力

／ｋＰａ

截面积／ｍｍ２

０８ １０ １２ １５

６００ ８４ ９２

５５０ ９３ ９１

５００ ６７ ８８ ９４

４５０ ４８ ６５ ７３ ９１

台如图５所示，气液增压缸型号为 ＭＰＴ ８０ １５０
２０ ５Ｔ。系统硬件结构框图如图６所示。实验条件
如下：表２中系统参数作为实验条件和参数，预定输
出压力为 ４０ｋＮ，不失一般性，选择气源气压分别为
５５０ｋＰａ、５００ｋＰａ，节流孔７截面积为１ｍｍ２。根据以
上所述气液压力机控制方法，编写控制软件，由数据

采集卡采集气液压力机输出力信号，并显示在该软

件图表上。

图 ５　压力机实验台

Ｆｉｇ．５　Ｐｒｅｓｓｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔｐｌａｔｆｏｒｍ
１．气液增压缸　２．压力传感器　３．被压工件

　

图 ６　系统硬件结构框图

Ｆｉｇ．６　Ｓｙｓｔｅｍｈａｒｄｗａｒｅｂｌｏｃｋｄｉａｇｒａｍ
　
在气源压力为 ５５０ｋＰａ、节流孔 ７截面积为

１ｍｍ２、辅助通道截止压力为 ３８５００Ｎ时，实验结果
输出力与时间曲线如图７所示。

进行多次实验，得到气源压力为 ５５０ｋＰａ、节流
孔７截面积为１ｍｍ２的实际工况下，辅助通道截止
压力为３８５００Ｎ；气源压力为５００ｋＰａ、节流孔７截面

图 ７　输出力与时间曲线

Ｆｉｇ．７　Ｏｕｔｐｕｔｐｒｅｓｓｕｒｅｖｓｔｉｍｅ
　
积为１ｍｍ２的实际工况下，辅助通道截止压力为
３９０００Ｎ的输出力最大偏差，如表５所示。

表 ５　输出力最大偏差实验结果

Ｔａｂ．５　Ｍａｘｉｍｕｍｄｅｖｉａｔｉｏｎｏｆｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔａｌ

ｄａｔａｏｕｔｐｕｔｐｒｅｓｓｕｒｅ Ｎ

实验序号
气源压力／ｋＰａ

５５０ ５００

１ ９０ ８９

２ ８８ ８８

３ ９４ ９０

  

１９ ８９ ８６

２０ ９１ ８８

平均值 ９０４ ８８２

仿真值 ９１ ８８

　　由图７、表５可知，节流孔７截面积为１ｍｍ２时，
气源压力为５５０ｋＰａ、辅助通道截止压力为３８５００Ｎ，输
出力的最大偏差平均值为 ９０４Ｎ，与仿真结果 ９１Ｎ
相近；气源压力为 ５００ｋＰａ、辅助通道截止压力为
３９０００Ｎ，输出力最大偏差为 ８８２Ｎ，与仿真结果
８８Ｎ相近。实验结果显示输出力最大偏差与仿真
结果吻合，仿真所得辅助通道截止压力可以作为气

液压力机气路系统控制的依据。

５　结束语

根据气液增压缸的运动过程，设计了气液压力

机的气路控制系统，建立了增压过程的气体质量流

量模型和力学模型。在不同气源压力和主通道节流
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孔截面积下进行仿真，得到压力机辅助通道截止压

力。搭建压力机实验台，在气源压力为 ５５０ｋＰａ、主
通道节流孔截面积为 １ｍｍ２、辅助通道截止压力为
３８５００Ｎ时，实验系统输出力的最大偏差平均值为
９０４Ｎ；在气源压力为 ５００ｋＰａ、主通道节流孔截面

积为１ｍｍ２、辅助通道截止压力为３９０００Ｎ时，实验
系统输出力的最大偏差平均值为 ８８２Ｎ，与仿真结
果吻合。实验结果表明，双通道气液压力机的数学

模型正确，辅助通道截止压力仿真数据可信，可作为

双通道气液压力机实际应用中的理论依据。
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