
步精度、高能量利用率等优点。 
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1 前言 一 — —  
本j 、 rl， 1 

不存在节洗阅的 “压力一流 

多个执行机构的液压系统，几乎都有同步运行的 

技术要求。尤其在重载不平衡的工况下，同步要求更 

为突出：否则，即会引起设备性能低劣、失效，甚至 

会严重损坏。因此，对同步系统的设计方案、控制方 

法、同步性能等方面的研究有重要的技术意义。 

本文根据多年的实践和试验 提出一种新型同步 

系统．该系统在主油路上用泵控方式获得较高同步性 

能的基础上，还设计了一个辅助闻控补偿系统。由于 

阀控补偿系统的高控制精度和快速动态响应补偿了主 

油路上因负载变化和不平衡以及泄漏等因素产生的同 

步误差，从而使系统具有高同步精度和最大功率利用 

系数。 

2 设计方案及工作原理 

新系统如图 l所示。在 

主油路 (主系统)上，由泵 

元件分别输入相同 (或成比 

例)的流量到缸 5及缸 6． 

即用泵控方式实现了一定精 

度的同步动作。同时，如改 

变泵元件的排量，即可改变 

油缸活塞速度，实现调速控 

制 (有关泵控同步运行问 

题．已有论文叙述．这里不 

再详细介绍)。 圉l 

由泵源 l、溢流阀2、控制阀3、单向周 4等组成 

了阀控补偿系统。控制阀3可选用比例阀、电液伺服 

或机液伺服阀等阀件，它的两个输出口 A、B分别与 

主系统油路相接，向油缸 5、6补偿部分油液。当两缸 

因负载不平衡 (泄漏及几何尺寸误差等因素，而出现 

不同步运行时，则由传感器、变换电路、比较电路等 

检测及比较，得出的偏差值将作为控制信号，驱动控 

制阈3的闻芯作微小位移 (其传递路径如图上虚线所 

示)，此时阀口A或阀口B有液压油输入缸 5或缸 6， 

补偿两油缸的同步误差。因此，新系统是由泵控主系 

统和阀控辅助系统组成，是泵和阀复合控制的同步系 

统。 

在主油路中，每个油缸能自动适应负载力的变化． 

是 “变压式”系统，其输出流量仅受容积效率的影响， 
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故其同步精度较 

高。而且，无 “节流效应”，它的功率利用系数最高， 

理论上其效率系数可达 一l。另外．还应注意到。 

由于泵的工作容积 (总控制容积)大，液压固有频率 

低 (见公式 =~／ 2／( )，响应速度较低。又泵 

控流量增益在工作范围内近似为常数 (仅由泵的变量 

摆角、几何参数决定)，由于泵控方式的流道简单、环 

节少，其泄漏系数较小，变化量亦小．泵控机构可视 

作线性元件。 

在补偿系统中，采用闻控方式 控制容积较小， 

液压固有频率较高，响应性能较好。但总存在压力一 

流量系数的影响，即在负载的工作范围内变化时，由 

于闻组必然会受到节流特性限制，故非线性影响大。 

阀控方式还存在功率利用系数低的缺点。如在定量泵 
一 溢流阈油源时．最大效率仅为 38％。 

在新系统中，辅助阀控油路正好发挥了动态响应 

快、补偿灵敏的优点，而主油路则有功率利用系数高， 

能量损失小的特点。例如，辅助补偿系统的功率设计 

为全系统功率的 10％．该系统的功率利用系数理论上 

可达93-8％。可见，用泵控和辅助闲控的复合控制方 

式的同步系统．在提高同步精度和合理利用能源方面 

都是十分有效的。 

3 控制阀的选择与分析 

(1)零开口三通闻 

如图 2所示，这类阎的 

特点是通过闲口A、B作单 

向补偿．即根据同步误整， 

由电液转换或电磁转换或机 

械转换，驱动阗芯位移 ， 

向缸 5或缸 6补偿液压油。 

其补偿流量为 

．
A1’1 t I I 

圉 2 

Q1：~aWx．~，2(P；一p1)／p (1) 

或 

Q2=CaWx ~，2( —P2)／p (2) 

其中： ～流量系数； ～面积梯度； 

一 阀芯位移量； P 一供油压力； 

Pl、口1及 P 、Q2一分别为在两个 主油路上的 

负载压力和流量 
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由此可见，其补偿流量 (q．、qz)与负载压力 

(p1、P2)成非线性关系。实际上，零开口阀仍有极小 

的遮盖量，存在较小死区，并且制造或改装较困难。 

(2)正开口三通阀 

如图3所示，图上 “为正开口量，此时， 

Ql=c (u+ )~／2( —P1)／p (3) 

Q2=cdw (Ⅱ一如)~／2(P 一P2)／P (4) 

由Y-4~I,偿到主油路的流量 ql、Q2是使两油缸产 

生 “差动效应”，所以实际补偿到主油路的流量为两阀 

口流量之差值，定义为 AQ，即 

△Q=Ql—Q2 

=  [( + )、 一( 一 ) 

’~，P 一p2 J t5) 

当主油路两缸负载相近时，即Pl—p2，则 p|一PI 

— —p2，则有， 

aq 2 ~／2(P 一P1) (6) 

对比式 (1)和式 (6)， 

可知正开rl阀的实际补偿流 

量 (当 为定植)为零开口 

阀的两倍。由于负载压力P． 

与P，经常会 出现相差不大 

的工况，所以正开 口三通阀 

的补偿灵敏度接近为零开口 
阀的两倍。又由于正开口阀 图3 

的节流口的差动工作，非线性的互补作用较强，它的 

压力一流量特性的线性度也将比零开口阀改善许多。 

(3)四通阀 

可以选用零开口或正开口的四通阀作为补偿流量 

的控制阀，其特性与零开口或正开口的三通阀相似。 

但在工作时 ( ．≠0)，即会出现对一个油缸供油，而 

另一油缸泄油 (返回油箱)。泄油的油缸则起 “放出” 

能量的作用 ，故能量利用率降低。克服的方法，是对 

阀芯实行改装等方法，变为实质上的三通正开口或零 

开口闻。 

负开口阀的死区大，不灵敏，且流量特性非线性， 

在补偿系统中投有必要选用。 

4 控制信号 

补偿系统的油液输出受控于同步运行误差信号， 

也就是检测得出的误差信号。但对于长行程的油缸是 

难以实现的。原因是大量程 

传感器难于制造及安 装。 

经反复研究，用相对法检 

测 ，能很好解决该难题。 

如 图 4所示 ，将 光栅 

位移传 感器 的定尺固定在 

缸 1上，而滑尺则借 助连 

}1 J’。 “ “ 

．旧囱 由}图恒 墨卜匡 
图 4 

杆固定于缸 2上。运行时，若两缸是同步运行，则定 

尺与滑尺殴有相对运动，读数头无信号输出；若两缸 

不同步运行，定尺与滑尺即有相对运动，读数头即有 

位移误差信号输出。误差信号经变换电路、模数转换 

器 (A／D)送至计算机，由计算机按控制程序发出指 

令并经数模转换器 (o／A)及比例放大器输人到伺服 

阀的电机转换元件 (如比例电磁铁或力矩马达)，驱动 

阀芯运动，产生流量输出，对油缸运行实现补偿作用。 

它们构成了一个自动补偿闭环控制系统。 

用机械装置检测同步 

误差，并进行反馈、比较 

的同步补偿控制原理如图5 

所示。若两缸 出现位移误 

差对，例如缸 l运行有微 

小的超前，弹簧的张紧力 

即通过钢带，使反馈杆绕 

支点顺时针旋转一个小角 

度，导致伺服阀的阀芯上 

移，阀rl A节流作用增大， 

输 出流量 减小，缸 l运行 图5 

速度减慢；而阃rl B节流作用减小，输出流量增大， 

缸2运行速度增快，结果两缸运行趋于同步运行。经 

试验验证，同步误差可小于0．1nma。 

用机械装置实现控制补偿作用，其结构简单，又 

可通过调整反馈杆的支点位置来改变反馈放大系数， 

达到最佳控制阀芯位移的目标，其传递路线简捷，将 

检测、反馈、比较等环节集结于一身。缺点是安装空 

间会受到设备条件的限制，环境因素 (如温度影响、 

钢带变形)会降低其控制精度。 

5 实验研究 

新系统选择极限环境条件下，进行试验研究，以 

期能最大限度地把未能考虑到的因素都 “加^”试验 

中。试验系统的原理如图 6所示。其中一组 “对顶油 

缸”无加载，而第二组 对顶油缸”通过调整节流阀 

开口度来施加不同数值的负载，造成在大负载差的工 

况下反复运行，并作出对比分析。 

图7是两组 “对顶油缸”压力差为 15MPa时对应 

的运动曲线。可见尽管两组油缸负载悬殊，但它们的 

运动曲线仍是十分平行的，即表明系统速度同步性能 

良好。缸 l及缸2在负载产生很大变化时，由于实行 

阀控补偿，两缸的输人流量仍然保持 “等量 关系， 

几乎不受负载变化、泄漏等因素影响，耨系统的同步 

性能是较理想的。 

囝8是加载压力为 15MPa实时检测到的同步误差 

曲线，其中最大误差为0．15mm，表明系统具有较理想 

的同步性能。同步相对误差的计算公式为： 
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△ 一第 次采样时间间隔 (采样周期)， 

Atn=tn一 一i 

“一第 n次采样的无加载缸的位移 

h一第 n次采样的加载缸的位移 

vt一理论速度 

由实际测量数据，加载压力为15MPa时，·三次铡 

量的系统相对同步误 差为 A．=0．0377mm，岛 = 

0 04mm．岛 =0．0531rtml。 

上述试验系统中，如果将形成加载压力的节流阀 

的开口度改用电控方式，按某一规律变化或随机变化， 

产生变化的外负载，即可进行动态同步试验。 

6 结束语 

(1)阀控补偿的闭环控制使系统获得高同步精度， 

而主油路采用泵控方式，充分利用液压能量，效率高。 

因此，复合控制方式的技术经济价值是显著的。 

(2)正开口阀，由于节流口的差动工作，其灵镀 

度高，响应快，且制造及改装容易。尽量增大该阀的 

面积梯度，节流损失可以减小，有利于提高能量利用 

系数。在生产实践中，为避免对油液清洁度的苛刻要 

求，采用电液比例阀为宜。 

(3)用相对法代替传统的绝对值同步误差检测， 

避免了大量程传感器研制及安装的困难，而且为鉴别 

同步性能提供了有效的新方法。 

(4)由于一个实用的生产系统，最终还是靠 “硬 

件 来实现，仅靠 “仿真”研究是不可能把难以估计 

的因素都 “加人”试验中，所以选择极限环境条件下 

进行试验研究或模拟试验，其结果是最为 “逼真”，置 

信度最高，设备可靠性最好，坚持实验研究对大型、 

重型系统更是至关重要的。 
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(3)在满足系统正常工作的前提下，应尽量减少 

工作腔的容积。工作腔的容积由液压缸的工作腔容积 

和伺服阀至液压缸之间的管道容积组成。所以在保证 

液压缸有效行程的条件下，应尽量减少无用的行程。 

此外，还应尽量缩短伺服阀至液压缸之间连接管道的 

长度，最好将伺服阀直接固定在液压缸上。 

(4)应在适当提高系统的供油压力与液压系统效 

率之间以及增大液压面积与减少阀缸闻容积之间作出 

某种折衷。 

(5)系统背压阀的调整压力应调至3Mi~a左右。 
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