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８００ＭＮ巨型模锻液压机同步平衡缸的设计及其优化
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摘要：８００ＭＮ巨型模锻液压机是关系国家安全、经济发展的战略性设备，也是航空制造业的基础性设备。同步控

制系统是巨型模锻液压机上必备的关键装置，其同步控制性能的好坏将直接决定产品的质量，而同步平衡缸则是

同步控制系统中的关键部件。通过建立力学模型，设计了同步平衡缸。并借助 ＭＡＲＣ软件对其进行有限元分析，

对结构薄弱之处进行了优化，有效的减小了活塞的挠曲程度，降低了活塞承受的弯曲应力，同时连接轴与活塞等效

应力大幅下降。为同类产品的设计提供了参考。
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　　８００ＭＮ模锻液压机由清华大学、中南大学、中
国二重集团等部门联合研究设计制造，是我国拥有自
主知识产权的重大装备项目。其主要加工对象是高变
形抗力的高温合金大型模锻件，将达到年产航空机燃
气轮机模锻件、大型船用模锻件、大型电站用模锻
件、核电和压力容器锻件以及其它类民品模锻件

５７００ｔ的能力，对我国大型锻压设备和大型盘件、结
构件的制造将起到显著的推动作用［１］。８００ＭＮ模锻

液压机建成后将是目前世界上最大的模锻液压机［２］。

同步控制系统是巨型模锻液压机的核心装置，

其作用是防止活动横梁在承受偏心力矩时发生倾斜，

使其水平度仍保持在较高精度范围内，以保证模锻
件所需的尺寸精度，同时也有利于改善液压机机架

的受力状态，延长液压机的使用寿命［３］。而同步平
衡缸则是同步控制系统中的关键部件。

图１　同步控制系统示意图

１．同步平衡缸　２．活动横梁　３．液压油管

Ｆｉｇ．１　Ｄｉａｇｒａｍ　ｏｆ　ｓｙｎｃｈｒｏｎｏｕｓ　ｃｏｎｔｒｏｌ　ｓｙｓｔｅｍ

１　同步控制系统简介
８００ＭＮ巨型模锻液压机同步控制系统仍参照

国内３００ＭＮ模锻水压机的同步控制系统设计，其
示意图如图１所示 （未示出液压控制阀等）。系统由



　

两组同步平衡缸组成，位于活动横梁对角线上的两
个为一组，每组缸中的两个缸４个腔交叉连接，即
一个缸的上腔与同一组中的另一个缸的下腔相连接，
它们被安放在活动横梁下面的４个角落，其活塞杆
与活动横梁铰接，缸体固定在水压机的下横梁上
（图中未示出）。因此，每一组同步缸控制着活动横
梁基准面上的一条对角线的水平度［４－５］。

２　同步平衡缸的设计

２．１　同步平衡力 （纠偏力）的计算

２．１．１　活动横梁受力分析
以活动横梁为研究对象，活动横梁上受到的力

矩包括：活动横梁旋转过程中产生的惯性力矩ＭＪ、
锻造偏心力矩Ｍ、同步平衡 （纠偏）缸产生的纠偏
力矩Ｍｔ、框架对活动横梁的反力矩 Ｍｑ、活动横梁
旋转的粘性阻力矩 Ｍｚ 等。为了分析简便，其它相
对很小的力矩，如活动横梁与框架之间的摩擦力矩、
主缸密封因压力变化而产生的干摩擦阻力矩等，可
以忽略不计［６］。
活动横梁受力模型如图２所示。

图２　活动横梁 （动梁）受力模型

Ｆｉｇ．２　Ｆｏｒｃｅ　ｍｏｄｅｌ　ｏｆ　ｍｏｖｉｎｇ　ｂｅａｍ

根据力矩平衡可得活动横梁的运动方程为：

ＭＪ＋Ｍ＋Ｍｚ－Ｍｔ－Ｍｑ＝０ （１）

２．１．２　各力矩的计算
（１）活动横梁旋转惯性力矩ＭＪ：

ＭＪ＝Ｊ̈θｍａｘ （２）
式中：Ｊ为活动横梁的转动惯量；̈θｍａｘ为最大纠偏加
速度。
最大纠偏加速度根据系统补偿时间要求来决定，

有以下关系式［７］：

θ̈ｍａｘ＝ｗｎ２πｆ－３ｄＢ （３）

式中：ｗｎ为最大纠偏速度；ｆ－３ｄＢ为频带宽度。

　　频带宽度主要由加载速度来决定，由设计技术
参数可知本液压机的加载速度为０～３０ｍｍ·ｓ－１，
而加载区一般在５～２０ｍｍ 范围内。因此，按最短
行程、最快压制速度及最短的保压时间来计算偏载
变化的基频：

ｆ０ ≈ １Ｔ０ ＝
１

５
３０＋Ｔｂｙ

≈０．４６Ｈｚ （４）

式中：Ｔｂｙ为保压时间，取其最小值２ｓ。
一般来讲，在实际的加载过程中，由于锻件内

部质量不均或者流动性问题而造成的偏载突变的可

能性相对较小，一般考虑取３～５倍基频的偏载干扰
即可，这里选其大值，因此有：

ｆ－３ｄＢ ＝５×ｆ０ ＝２．３Ｈｚ （５）

　　最大纠偏速度ｗｎ 采用最大补偿时间 （设计技
术参数规定为０．５ｓ）确定：

　ｗｎ＝θｍａｘ０．５＝
５×１０－４
０．５ ＝１．０×１０－３　ｒａｄ·ｓ－１ （６）

　　将公式 （５）、（６）代入公式 （３）可得最大纠偏
加速度为：

θ̈ｍａｘ＝１．４４５×１０－２　ｒａｄ·ｓ－２ （７）

　　将公式 （７）及Ｊ值代入公式 （２）可得：

ＭＪ＝Ｊ̈θｍａｘ＝０．３９８１×１０８×１．４４５×１０－２ ＝
０．５７５ＭＮ·ｍ （８）

　　 （２）偏心力矩Ｍ：

Ｍ ＝Ｆ×ｅ＝８００×０．３＝２４０ＭＮ·ｍ （９）
式中：Ｆ为载荷；ｅ为偏心距。

（３）活动横梁旋转的粘性阻力矩Ｍｚ：

Ｍｚ＝Ｂ×θ＝Ｂ×ｗｎ＝４．６１×１０８×１．０×１０－３ ＝
０．４６１ＭＮ·ｍ （１０）

式中：Ｂ为粘性阻尼系数，取４．６１×１０８。
（４）框架对活动横梁的反力矩Ｍｑ：

Ｍｑ＝Ｋ×θ＝１．７７８×１０１０×５×１０－４ ＝
８．８９ＭＮ·ｍ （１１）

式中：Ｋ 为框架的刚度系数，取１．７７８×１０１０。
（５）纠偏力矩Ｍｔ：

Ｍｔ＝Ｆｔ×ｌ （１２）
式中：Ｆｔ为同步缸的纠偏力；ｌ为对角同步缸之间
的对角线长度，其值为１２．９３３ｍ。
将上面各力矩代入公式 （１）可得出同步平衡缸

纠偏力Ｆｔ：

Ｆｔ＝１７．９５ＭＮ （１３）

２．２　同步平衡缸主要结构参数的确定
结构参数确定除应满足拖动负载和系统性能两

方面的要求外，还应考虑与负载的最佳匹配。在工
程设计中，常采用近似计算法来满足负载最佳匹配，
即按最大负载力Ｆｍａｘ选择执行元件［８］。其中，最大

负载力取为Ｆｍａｘ＝２３ｐｓＡ
（ｐｓ 为系统压力，Ａ 为液

压缸有效面积），并认为负载力、最大速度和最大加
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速度是同时出现的，这样液压缸的有效面积可按下
式计算：

Ａ＝ Ｆｍａｘ２
３Ｐｓ

＝ １７．９５×１０６
２
３×３１．５×１０

６
＝０．８５５ｍ２（１４）

　　液压缸的主要结构尺寸是缸筒内径Ｄ 与活塞杆
外径ｄ。

Ａ＝ π４×
（Ｄ２－ｄ２） （１５）

　　初取ｄ＝０．５Ｄ，并将公式 （１４）及ｄ＝０．５Ｄ代
入公式 （１５）从而有以下关系式：

Ｄ＝ ４Ａ
０．７５槡 π＝

４×０．８５５
０．７５×槡 π ＝

１．２０５ｍ （１６）

　　将其值圆整为Ｄ＝１２８０ｍｍ，将活塞杆外径ｄ
取为６００ｍｍ。那么液压缸实际有效面积为：

Ａ有效 ＝ π４×
（Ｄ２－ｄ２）＝ π４

（１．２８２－０．６２）≈

１．００４ｍ２ （１７）

　　在以上有效面积的情况下，当达到最大液体压
力时，同步平衡缸将产生最大纠偏力约２１ＭＮ。
同步平衡缸其他尺寸具体计算过程略。内腔尺

寸：Φ１２８０×３０００ｍｍ；活塞杆尺寸：Φ１２８０／Φ６００×
７９６０ｍｍ。其ＣＡＤ模型如图３所示。

图３　同步平衡缸ＣＡＤ模型

１．连接体　２．连接轴　３．活塞杆及活塞　４．法兰端盖

５．缸筒　６．缸体下部　７．球面垫　８．卡箍

Ｆｉｇ．３　ＣＡＤ　ｍｏｄｅｌ　ｏｆ　ｓｙｎｃｈｒｏｎｏｕｓ　ｂａｌａｎｃｅ　ｃｙｌｉｎｄｅｒ

３　同步平衡缸的优化

３．１　同步平衡缸的工况分析
（１）同步控制系统正常工作时，同步平衡缸的

工况可分以下两种情况考虑［９］。
工况一：活塞位于缸筒顶端 （靠近法兰端盖），

上、下腔液体压力分为１０和３０ＭＰａ，同步缸产生
向上的推力，活动横梁施加顺时针的旋转力 （即活动
横梁向下倾斜，同步缸施加向上的同步纠偏力），旋
转中心为活动横梁几何中心，共旋转角度０．０１７２°，
即此时活动横梁的允许挠度０．３ｍｍ·ｍ－１对应的偏
转角度。
工况二：活塞位于缸筒底端 （靠近缸筒下部），

上、下腔液体压力分为３０和１０ＭＰａ。同步缸产生

向下的同步拉力，活动横梁施加逆时针的旋转力，
旋转角度为０．０１７２°。

（２）同步控制系统失效时。此种状态下，液压
机将处于全偏载工况，活动横梁倾斜最大角度为

０．１９°，活动横梁各对角点最大 垂 直 位 移 差 为

３０ｍｍ，若此时同步控制系统要恢复工作，同步平
衡缸的工况无疑是最恶劣的，也分两种工况考虑。
工况三：其他条件同工况一，不同之处在于与

连接体胶合在一起的刚性面旋转角速度改为０．００３３
ｒａｄ·ｓ－１，即活动横梁倾斜角度为０．１９°。
工况四：其他条件同工况二，不同之处在于与

连接体胶合在一起的刚性面旋转角速度改为０．００３３
ｒａｄ·ｓ－１，即活动横梁倾斜角度为０．１９°。

３．２　同步平衡缸的边界条件及有限元模型
为了分析简便，进行以下假设：（１）活动横梁

位移量大而变形极小，在建模的过程中，可将活动
横梁看作刚体，用一个刚性面代替；（２）球面支承
结构具有对称性，因而取其１／２建立模型；（３）固
定横梁的侧梁用一个与原侧梁等高，长度、厚度均
为原侧梁一半的矩形块模拟１／４侧梁；（４）连接体
与活动横梁通过预紧拉杆连接，而连接体与连接轴
之间并非刚性连接，而是可以转动的球铰连接，故
连接体与活动横梁之间不会发生错开情况，因而可
以将活动横梁与连接体之间的接触状态设置为ｇｌｕｅ。
在以上假设的基础上，可设定以下边界条件：

（１）侧梁为１／４模型，侧梁左端为对称面，应约束
法向位移，即固定Ｘ向自由度；（２）侧梁垂直方向
的变形极小，侧梁底部２／３长度施加垂直方向的约
束，剩余１／３长度安装同步系统处，该段处于悬空
状态，不施加约束；（３）连接体与连接体法兰、同
步缸与法兰端盖以及缸筒下部间均采用螺栓连接，
根据螺栓直径，采用过盈法施加１ＭＮ预紧力；（４）
整个模型为１／２模型，剖面上全部节点约束Ｚ向位
移。
以ＭＡＲＣ软件建立其有限元模型，如图４所示［１０］。

３．３　同步平衡缸受力情况分析
如图５所示，处于工况二时活塞最大等效应力

为２８０ＭＰａ，工况四时为３１６ＭＰａ。最高应力区均
位于柱塞与卡箍连接处。活塞、卡箍及连接轴应力分
布云图分别如图６、图７、图８所示，从图可知，卡箍
最大等效应力达到３７５ＭＰａ，连接轴达到３９７ＭＰａ。工
况四为同步控制系统最恶劣工况，此时活塞有最大
变形量，如图９所示。卡箍连接处的等效应力值超
过许用应力值，已不符合大型液压机长寿命设计的
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图４　同步平衡缸有限元分析模型

Ｆｉｇ．４　Ａｎａｌｙｓｉｓ　ｍｏｄｅｌ　ｏｆ　ｓｙｎｃｈｒｏｎｏｕｓ　ｂａｌａｎｃｅ　ｃｙｌｉｎｄｅｒ　ｆｉｎｉｔｅ　ｅｌｅｍｅｎｔ

理念，需要对该结构进行优化和改进。

图５　４种工况下活塞沿轴线的等效应力曲线

Ｆ　 ｉｇ．５　Ｅｑｕｉｖａｌｅｎｔ　ｓｔｒｅｓｓ　ｃｕｒｖｅ　ｏｆ　ｐｉｓｔｏｎ　ａｌｏｎｇ　ａｘｉｓ　ｕｎｄｅｒ　ｆｏｕｒ　ｃｏｎｄｉｔｉｏｎｓ

图６　活塞等效应力、主应力云图

Ｆｉｇ．６　Ｃｌｏｕｄ　ｃｈａｒｔ　ｏｆ　ｐｉｓｔｏｎ　ｅｑｕｉｖａｌｅｎｔ　ｓｔｒｅｓｓ　ａｎｄ　ｐｒｉｎｃｉｐａｌ　ｓｔｒｅｓｓ

３．４　同步平衡缸连接结构的优化
由前面的分析计算可知，原结构采用卡箍连接

结构，导致连接处出现较高应力水平。为解决该问
题，现将卡箍连接改为螺纹连接，并将原结构与活
动横梁的拉杆连接方式也改为球面支承结构。下面
重新通过建立有限元模型并与原结构进行对比分析。

（１）结构改进后的有限元模型。以球面支承结
构建立两个刚性面代替活动横梁侧梁，并分别以活动

图７　卡箍等效应力、第一主应力云图

Ｆｉｇ．７　Ｃｌｏｕｄ　ｃｈａｒｔ　ｏｆ　ｈｏｏｐ　ｅｑｕｉｖａｌｅｎｔ　ｓｔｒｅｓｓ　ａｎｄ　ｆｉｒｓｔ　ｐｒｉｎｃｉｐａｌ　ｓｔｒｅｓｓ

图８　连接轴等效应力、主应力云图

Ｆｉｇ．８　Ｃｌｏｕｄ　ｃｈａｒｔ　ｏｆ　ｃｏｎｎｅｃｔｉｎｇ　ｓｈａｆｔ　ｅｑｕｉｖａｌｅｎｔ　ｓｔｒｅｓｓ　ａｎｄ　ｐｒｉｎｃｉｐａｌ　ｓｔｒｅｓｓ

图９　４种工况下活塞挠度曲线

Ｆｉｇ．９　Ｐｉｓｔｏｎ　ｄｅｆｌｅｃｔｉｏｎ　ｃｕｒｖｅ　ｕｎｄｅｒ　ｆｏｕｒ　ｃｏｎｄｉｔｉｏｎｓ

横梁上、下平面几何中心为旋转中心，以该中心点到
活塞轴线的距离为半径，将两平面分别绕其旋转中心
逆时针旋转０．１９°，模拟偏载工况四。其他同原结构，
建立有限元模型如图１０所示。

（２）前后改进结构的对比分析。如图１１所示，
改变同步系统与活动横梁的连接方式后，活塞变形
有明显变化，活塞水平方向的挠度由１．０６ｍｍ·ｍ－１
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　图１０　改进后的有限元模型

Ｆｉｇ．１０　Ｉｍｐｒｏｖｅｄ　ｆｉｎｉｔｅ　ｅｌｅｍｅｎｔ　ｍｏｄｅｌ

降为０．６２５ｍｍ·ｍ－１。同时，从图１２可知，活塞连
接处等效应力降低为１３０ＭＰａ。

图１１　改进前后活塞水平方向变形曲线

Ｆｉｇ．１１　Ｈｏｒｉｚｏｎｔａｌ　ｄｅｆｏｒｍａｔｉｏｎ　ｃｕｒｖｅｓ　ｏｆ　ｐｉｓｔｏｎ　ｂｅｆｏｒｅ　ａｎｄ　ａｆｔｅｒ　ｉｍｐｒｏｖｉｎｇ

图１２　改进前后活塞沿轴线等效应力曲线

Ｆｉｇ．１２　Ｅｑｕｉｖａｌｅｎｔ　ｓｔｒｅｓｓ　ｃｕｒｖｅｓ　ｏｆ　ｐｉｓｔｏｎ　ａｌｏｎｇ　ａｘｉｓ　ｂｅｆｏｒｅ

ａｎｄ　ａｆｔｅｒ　ｉｍｐｒｏｖｉｎｇ

表１为工况四改进前后同步系统分析结果对比。
改为螺纹连接方式后，连接轴与活塞等效应力分别由

３９７和３１６ＭＰａ降低到１５２和１３０ＭＰａ，降幅分别为

６１．７％和５８．９％；拉应力分别由１９６和１９７ＭＰａ降低
到１７０和１３７ＭＰａ，降幅分别为１５．３％和３０．５％。

４　结论
（１）通过建立力学模型，在动态情况下分析和

设计了同步平衡缸，为巨型液压机的液压缸设计提
供了参考。

表１　工况四改进前后同步系统分析结果对比

Ｔａｂｌｅ　１　Ｃｏｍｐａｒａｔｉｖｅ　ａｎａｌｙｓｉｓ　ｒｅｓｕｌｔｓ　ｏｆ　ｓｙｎｃｈｒｏｎｉｚａｔｉｏｎ　ｓｙｓｔｅｍ

ｕｎｄｅｒ　ｆｏｕｒ　ｃｏｎｄｉｔｉｏｎｓ　ｂｅｆｏｒｅ　ａｎｄ　ａｆｔｅｒ　ｉｍｐｒｏｖｉｎｇ

参数 原结构同步系统 新结构同步系统

连接轴等效应力σｖ／ＭＰａ

拉应力σ１／ＭＰａ

σｖ＝３９７ σｖ＝１５２

σ１＝１９６ σ１＝１７０

活塞等效应力σｖ／ＭＰａ

拉应力σ１／ＭＰａ

σｖ＝３１６ σｖ＝１３０

σ１＝１９７ σ１＝１３７

缸筒等效应力σｖ／ＭＰａ

拉应力σ１／ＭＰａ

σｖ＝１３３ σｖ＝１１４

σ１＝１２２ σ１＝１０１

活塞挠度／ （ｍｍ·ｍ－１） １．０６　 ０．６２５

缸筒径向变形／ｍｍ　 ０．４　 ０．３５

　　（２）采用球面连接方式替代拉杆固定方式，有效
减小了活塞的挠曲程度，降低了活塞承受的弯曲应力。
活塞挠度由１．０６ｍｍ·ｍ－１降为０．６２５ｍｍ·ｍ－１。同
时，球面支承结构减弱了同步系统上部连接处的水
平方向刚度，使结构变形更加协调，有效避免活塞
卡住的情况发生。

（３）采用螺纹连接代替卡箍连接，使得连接轴
与活塞等效应力大幅下降，降幅分别为６１．７％、

５８．９％。对提高同步控制系统的使用寿命有重要意
义，为类似结构的设计提供了重要依据。
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