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轧机 AGC伺服液压缸故障诊断与对策
龚 云，陈奎生，湛从昌，陈新元

( 武汉科技大学 机械自动化学院，湖北 武汉 430081)

摘 要:对轧机 AGC伺服液压缸进行故障介绍、分析及静态仿真，指出了最易出现故障的部位及其改善
措施。以某钢厂轧机 AGC伺服液压缸为例，通过静态仿真数据分析，对轧机 AGC 伺服液压缸进行故障诊
断，并提出处理对策。
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Fault Diagnosis and Countermeasures for Ｒolling Mill AGC
Servo Hydraulic Cylinder
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Abstract: In this paper，the mill AGC servo hydraulic cylinder fault is introduced，analyzed and statically simula-
ted． We point out the area of the most prone to failure and improvement measures． And with a steel plant rolling
mill AGC servo hydraulic cylinder as an example，through the static simulation data analysis，fault diagnosis of roll-
ing mill AGC servo hydraulic cylinder，and countermeasures are put forward．
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引言

轧机液压压下( AGC) 装置是针对轧制力变化实
施厚度调节的一种快速精确定位系统。液压 AGC 控
制系统是轧机液压控制系统的核心，目前一些钢厂在

生产过程中，使用 AGC伺服液压缸越来越多。为了使
产品的质量更好，工作效益更高，工作环境安全，轧机

AGC伺服液压缸故障诊断与对策为检修提供更好的
判断依据。
1 AGC缸结构及故障形式
1． 1 轧机 AGC伺服液压缸结构
液压压下( AGC) 装置由动力源、电液伺服、伺服

液压缸、液压阀、传感器及液压附件等组成。通过控制
电液伺服阀的输出流量，从而控制伺服液压缸缸体

( 或活塞杆) 上下移动，达到调整辊缝的目的。AGC 缸
通常由后端盖、缸筒、活塞杆组件、前端盖等主要部分
组成，如图 1 所示。为了防止油液向液压缸外泄或由
高压腔向低压腔泄漏，在缸筒与端盖、活塞与活塞杆、

活塞与缸筒、活塞杆与前端盖之间均设置有密封件，在
前端盖外侧，装有防尘圈。为防止活塞快速退回到行
程终端时撞击缸盖，液压缸端部设置缓冲装置; 有时还

需设置排气装置。
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1． 活塞杆 2、3、9．除尘圈 4． 缸筒 5． 位移传感器
6． 无杆腔油口 7． 活塞 8． 有杆腔油口

图 1 AGC伺服液压缸简图
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1． 2 轧机液压 AGC系统在运行过程中易出现的故障
( 1) 位置控制故障 轧机液压 AGC 系统位置控

制主要故障为传感器，如位置、液压缸油压、轧制力等
传感器故障。当液压压下实际值( 任一侧) 到极限位
置时，轧机停止工作。当两液压缸位置传感器偏差超
过规定值时，可能是位移传感器故障、伺服阀或液压缸
泄漏、偏差或调零不准等。轧机液压 AGC控制系统由
两套独立且完全相同液压位置伺服系统组成。设定同
一值时，两套控制系统按照完全相同的指令控制压下

液压缸上下移动。当两液压缸位置传感器位置超差
时，必有一套液压位置伺服系统存在故障。应分别对
伺服系统进行分析，逐步确定故障位置，对故障进行排

除。当两侧压力传感器测量值超差，可能是压力传感
器故障，应对其进行处理。
( 2) 机架振动 我们对某一钢厂，热轧带钢液压

压下系统进行机架振动较严重的故障分析，轧制咬钢

时，振动严重，并伴随有啸叫声。检查系统供油是否稳
定，溢流阀是否工作正常，排除这些因素后，发现是由

于蓄能器容量小，吸振功能不够。经计算，在原 1 个蓄
能器基础上增到 4 个，结果振动现象大大减弱，满足生
产要求。
( 3) 溢流阀故障 溢流阀故障，主要有溢流阀在

工作时没有处于溢流状态，检查溢流阀实际状态，溢流

压力设定值是否符合实际工况。轧制时，检查液压缸
工作腔压力是否满足要求并及时处理。
( 4) 伺服液压缸故障 液压缸拉伤，泄漏严重，动

特性变差，应拆检液压缸，更换密封件，重新测定动态

特性，符合要求后方能装入系统中或更换液压缸。液
压缸被卡死，无法工作时，应拆检液压缸进行清洗，更

换液压油。
1． 3 轧机 AGC伺服液压缸故障归类
轧机 AGC伺服液压缸主要有压力和位置精度两

方面的故障，其最终特征量表现在以下几个方面:

( 1) 位置控制精度达不到要求，如某一位置传感
器测量值大于极限值，或压下液压缸位置值超差，或两

压下液压缸位置在 ΔT时间内超差。
( 2) 压下液压缸压力过高或过低，或压力建立不

起来。
( 3) 伺服阀驱动零偏电流大于正常范围。
( 4) 压下液压缸偏向一端，或不受控制。
例如某钢厂的缸底外直径 1850 mm 的 AGC 伺服

液压缸如图 2 所示，在使用的过程中出现沿缸底与缸

筒交界线上，进出油口附近区域及与两油口的对称区

域出现大段裂纹，如图 3 所示。

图 2 AGC伺服液压缸缸底

图 3 AGC伺服液压缸缸底进出油口处裂纹

2 大型 AGC缸故障分析及对策
2． 1 AGC伺服液压缸工况分析
某轧机 AGC伺服液压缸的使用工况: 每小时轧制

40 块钢，每块 7 ～ 10 次，每块板厚 70 ～ 80 mm，速度
2. 5 ～ 5 m /s，每天工作 21 h，单个液压缸轧制力最大
3000 t，通常 1000 ～ 2000 t，油缸设计工作压力 23 MPa，
测试压力 30 MPa，设计寿命 8 年，液压缸缸底只有
900 mm 宽的平面支撑。

AGC伺服液压缸的使用情况: 轧机在工作时，都
是靠 AGC伺服液压缸来执行动作。当咬钢时，液压缸
瞬间液压力升高，此时油口附近的压力也会瞬间增大，

带来很大的冲击力，当抛缸时，液压缸瞬间液压力降

低，此时油口附近的压力也会瞬间减小，同样带来很大

的冲击力。这种冲击力不断的变化，频繁的对缸底及
油口作用。沿缸底与缸筒交界线上，油口附近区域及
油口的对侧对称出现大段裂纹。

AGC伺服液压缸是通过铸造和精加工而成，缸底
与缸筒交界处及油口附近的应力集中及频繁的冲击导

致了此处出现大段裂纹。为了解决这种故障，通过分
析研究，采用 AGC 伺服液压缸缸底外圆加 100 mm 缸
底厚度加 50 mm的改进方案。
2． 2 AGC伺服液压缸静态分析
改进后的 AGC 伺服液压缸采用的材料为:
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42CrMo，查得 42CrMo ( 毛坯 25 mm) 的抗拉强度为
1080 MPa，屈服极限为 930 MPa，密度为 7850 kg /m3，

疲劳极限为 504 MPa; 查得 1850 mm 的尺寸因子为
0. 567，经计算该液压缸疲劳极限为 285． 768 MPa，屈服
极限为 390 MPa。在 20 ℃时它的弹性模量为 210 GPa，
泊松比为 0． 3。
在 ANSYS /Workbench 中进行静态应力分析: 图

4、图 5、图 8 是液压缸在改进前，工作压力为 23 MPa
时的应力仿真截图; 图 6、图 7、图 9 是液压缸在改进
后，缸底外圆加 100 mm 和缸底厚度加 50 mm 的改进
方案，工作压力为 23 MPa时的应力仿真截图。

图 4 原尺寸第一主应力

图 5 原尺寸第三主应力

图 6 改进后尺寸第一主应力

从仿真的结果及结合图来分析，在原尺寸 23 MPa

图 7 改进后尺寸第三主应力

图 8 原尺寸等效应力

图 9 改进后尺寸等效应力

压力时，液压缸缸底部左端进油口左边缘受到三向受

压应力，应按等效应力 235． 16 MPa 进行强度校核; 在
改进后尺寸 23 MPa压力时，液压缸缸底部右端进油口
左边缘受到三向受拉应力，应按最大拉应力( 第一主

应力) 132． 86 MPa 进行强度校核; 28 MPa、30 MPa、
40 MPa 在油口处都是受到三向受压应力，应按该处的
等效应力进行强度校核。液压缸底部进出油口边缘处
是最危险的部位，液压缸缸底断裂正是此处［3，4］。
经过对液压缸进行仿真，得到的最大应力是在缸

底进出油口处，因此最容易破裂的地方也是缸底进出

油口处。
在 ANSYS /Workbench 中对多种压力工况进行静

态应力分析，汇总得到表 1。
( 下转 99 页)
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较高，加压过程的液压冲击导致控制误差较大，压力小

于 10 MPa时线性度较好，压力尚可精确控制，但高压
段液压冲击的影响逐渐加大，表现为驱动气压力改变

的响应迟钝，易产生升压过快的现象，升压过程呈非

线性。
实践中采取了下列措施: ①在液压管路中并联缓

冲器，减少液压冲击的影响; ②软件的高压加压控制
采用 PID模糊算法，使问题得到了解决，高压段控制精
度达到了 ± 7 bar之内。
5 结论
本项目依托小口径导管液压强度试验和爆破试验

的需要，采用计算机控制技术、比例调节和 PID控制方
法，利用先进的气驱增压技术和基于组态王软件的控

制流程，解决了高压、小口径导管的液压试验和爆破试
验的精确控制问题，实现了产品试验的自动化。
本项目取得的成果亦可应用于大口径导管或容器

的试验，为了加快试验进度，可在系统中增加注水口，

先行注水、排气后在进行加压试验。
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表 1 多种压力仿真数据汇总

液压缸工作时的

压力大小 /MPa

液压缸原尺寸的油口处的最大应力大小 /MPa 液压缸改进后尺寸的油口处的最大应力大小 /MPa

第一主应力 σ1 第三主应力 σ3 等效应力 σe 第一主应力 σ1 第三主应力 σ3 等效应力 σe

23 239． 77 － 2． 2262 235． 16 132． 86 3． 5468 124． 56

28 284． 23 － 2． 7408 235． 16 141． 52 － 1． 3376 138． 91

30 302． 06 － 3． 1092 297． 28 150． 41 － 1． 684 147． 88

40 391． 19 － 5． 211 386． 1 193． 45 － 3． 4337 192． 73

3 结论
( 1) 采用改进后 AGC 伺服液压缸与原尺寸的

AGC伺服液压缸相比，油口附近区域及油口的对侧对
称处的应力明显降低，AGC 伺服液压缸的使用寿命大
幅度的提高。
( 2 ) 原尺寸的 AGC 伺服液压缸在测试压力为

30 MPa 时，油口附近区域及油口的对侧对称处等效应
力 297． 28 MPa高于疲劳极限应力 285． 768 MPa，因此此
处很容易出现裂纹。改进后的 AGC伺服液压缸在测试
压力为 30 MPa时，油口附近区域及油口的对侧对称处等
效应力 147． 88 MPa，低于疲劳极限应力，满足设计要求。
( 3) 轧钢过程的咬钢和抛钢工作中，载荷突变严

重，其压力峰值将超过 30 MPa，而且变化频繁，这样会
使缸筒和缸底产生破裂，单纯从加固缸筒和缸底结构

强度不够，还应从液压系统和控制系统来解决这些技

术难题。
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