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摘要：以液压缸系统为研究对象，研究了爬行现象的产生机理及抑制方法。通过理论研究，揭示了液压弹簧刚度和

摩擦力内在的非线性时变规律及作用机理。用非线性动力学研究方法对实测的液压缸系统的动态数据进行了深

入分析，揭示了液压弹簧刚度非线性时变特性引起的“跳跃现象”和摩擦力非线性时变特性引起的“极限环型振

荡”现象。指出非线性液压弹簧力和非线性摩擦力的共同作用是液压缸产生低速爬行的主要原因，并提出了相应

的抑制措施来有效提高液压缸的低速传动性能。
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　　引言

液压缸是液压系统的关键驱动元件，在低速运

动时，往往会产生时断时续、时快时慢的爬行现象。

爬行会破坏系统的稳定性和可靠性，甚至引发重大

经济损失和伤亡事故。因此，分析和研究其产生机

理，并提出有效的抑制措施，具有十分重要的现实意

义。

目前，国内外学者针对液压缸低速爬行现象的

研究较多
［１－４］

。但多数研究只列举了引起低速爬行

的宏观原因，很难解释实际动态测试中出现的时域

波形复杂、频域尖峰繁多等异常现象
［５］
。而且，所

依据的理论多是线性动力学理论和经典控制理论，

较少运用非线性动力学理论
［６－７］

，没有涉及动态本

质特征，尚存在没有考虑液压弹簧刚度和摩擦力的

非线性时变特性及二者的共同作用、动态特征不够

鲜明等不足。

本文重点研究液压弹簧刚度和摩擦力的非线性

时变特性及二者的共同作用对液压缸系统动态特性

的影响。通过理论研究，深入揭示液压弹簧刚度和

摩擦力内在的非线性时变规律及作用机理。用非线

性动力学研究方法对实测的动态数据进行深入分

析，探索液压缸系统内在的非线性动态特征，旨在揭

示爬行现象的产生机理及诱因，提出相应的抑制措

施来有效提高液压缸低速传动性能。

１　液压缸的动力学模型

本文以电液伺服系统的传动系统为例进行分

析，其执行机构为伺服液压缸。伺服液压缸从结构

形式上主要分为单活塞杆型和双活塞杆型；从作用

形式上主要分为单作用型和双作用型。虽然它们的

结构形式和工作方式有所不同，但工作原理是相同

的。本文以工业上常用的双作用单活塞杆液压缸为

例进行分析，其工作原理如图１所示。图中 ｐ１为无
杆腔压力；ｐ２为有杆腔压力；Ａ１为无杆腔活塞有效
作用面积；Ａ２为有杆腔活塞有效作用面积；ｍ为活
塞及负载的折合质量；Ｋｈ为液压弹簧刚度；ＫＬ为负
载质量等效弹簧刚度；ｃ为粘性阻尼系数；ＦＬ为负载
力。

图 １　双作用单活塞杆伺服液压缸工作原理图
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根据牛顿第二定律，其动力学方程为

ｍｘ··＋Ｆｃ＋Ｆｓ＋Ｆｆ＝ｐ１Ａ１－ｐ２Ａ２－ＦＬ （１）
式中　ｘ———活塞位移　　Ｆｃ———粘性阻尼力

Ｆｓ———弹性力　　Ｆｆ———摩擦力

２　爬行现象主要影响因素分析

２１　液压弹簧刚度非线性时变特性及其作用机理
分析

液压弹簧刚度是指执行机构工作腔完全封闭

时，在外力作用下，因油液可压缩性所形成的动态弹

簧刚度
［８］
。现以双作用非对称液压缸为例，说明液

压弹簧刚度产生的机理及推导过程，其他类型的液

压缸可以参照此过程进行分析。

当液压缸克服静摩擦力推动负载瞬间移动时，

液压缸来不及进油和回油，工作腔内充满油液并被

完全封闭。而此时由于油液的压缩性，活塞会沿着

运动方向产生微小的压缩位移量 Δｘ，并引起工作腔
压力和容积的变化，则有

Δｐ１＝
βｅΔＶ１
Ｖ１

（２）

Δｐ２＝
βｅΔＶ２
Ｖ２

（３）

式中　βｅ———油液体积弹性模量
Δｐ１、Ｖ１、ΔＶ１———无杆腔的压力变化量、容

积、容积变化量

Δｐ２、Ｖ２、ΔＶ２———有杆腔的压力变化量、容
积、容积变化量

由胡克定律，可得
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式中　Ｆ１、Ｋｈ１———无杆腔产生的液压弹簧力和液压
弹簧刚度

Ｆ２、Ｋｈ２———有杆腔产生的液压弹簧力和液压
弹簧刚度

由于活塞在运动过程中非对称缸两工作腔中油

液始终存在压力，所以两腔中液压弹簧均处于压缩

状态，而且是同时起作用的，因此总液压弹簧刚度可

等效为两腔液压弹簧刚度的并联
［９］
，即

Ｋｈ＝Ｋｈ１＋Ｋｈ２＝
βｅＡ

２
１

Ｖ１
＋
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２
２

Ｖ２
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考虑液压弹簧的软、硬弹簧特性，则式（６）可以
进一步表示为

Ｋｈ＝α
βｅＡ

２
１

Ａ１（ｘ０＋ｘ）＋ＶＬ１
＋γ

βｅＡ
２
２

Ａ２（Ｌ－ｘ０－ｘ）＋ＶＬ２
（７）

式中　Ｌ———液压缸总行程
ｘ０———活塞初始位置
ＶＬ１———阀与无杆腔之间管道内油液体积
ＶＬ２———阀与有杆腔之间管道内油液体积
α、γ———待定系数

由式（７）可得出液压弹簧刚度随位移的变化规
律如图２所示。

图 ２　液压弹簧刚度随活塞位移的变化规律曲线
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由图 ２可以看出，液压弹簧刚度是关于位移的

非线性函数，随活塞的运动而呈现出非线性时变规

律。当 α＝１、γ＝０时呈现全程软弹簧特性，当 α＝
０、γ＝１时呈现全程硬弹簧特性，当 α＝１、γ＝１时呈
现半程软弹簧、半程硬弹簧特性。软、硬弹簧特性会

引发振幅突然变化的“跳跃现象”
［７］
。

２２　摩擦力非线性时变特性及其作用机理分析
图３所示为体现摩擦力与速度关系的 Ｓｔｒｉｂｅｃｋ

曲线
［１０］
。

图 ３　摩擦力与速度的关系曲线
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式中　Ｆｅ———外力　　Ｆｊ———最大静摩擦力

Ｆｋ———库仑摩擦力
ｖｓ———Ｓｔｒｉｂｅｃｋ速度
Ｂ———粘滞摩擦系数
τ———经验参数，一般在０５～２之间取值

摩擦力的作用效果随工作点在 Ｓｔｒｉｂｅｃｋ曲线上
所处区段不同而异

［７］
：

（１）当工作点在图 ３的静摩擦区域Ⅰ时，
Ｓｔｒｉｂｅｃｋ曲线斜率为很大的正数，其作用效果使系统
阻尼瞬间陡增，遏制系统的动态响应的快速性。

（２）当工作点在图 ３的流体动压润滑区域Ⅳ
时，摩擦力特性为线性的，其作用效果相当于增加了

系统的阻尼。

（３）当工作点在图３的边界润滑区域Ⅱ或混合
润滑区域Ⅲ时，摩擦力呈现非线性时变特性，当处于
负阻尼状态时会产生具有极限环的自激振动。

２３　非线性时变力共同作用机理分析
由于液压缸系统各运动副之间存在静摩擦力，

当给进油腔提供压力时，活塞不会立刻运动。在此

阶段，进油腔的工作油液特别是混入其中的空气不

断被挤压和压缩，压力逐渐升高并积蓄能量，直至压

力能克服静摩擦阻力，活塞才会推动负载运动。活

塞一旦运动，静摩擦突然变为动摩擦，导致摩擦力下

降，尤其当速度达到一定范围时（如图 ３中区域
Ⅲ），摩擦力下降速率会增大。此时，在油源压力和
静、动摩擦力之差作用下，活塞会被加速，一方面会

引起进油腔油压降低，使原来混入进油腔油液的空

气膨胀释放能量促进活塞快速移动，另一方面又会

使回油腔油液及混入其中的空气突然被压缩，回油

腔压力增加，使负载启动后又很快制动。直到工作

腔压力再次上升到足以克服静摩擦力时，活塞重新

启动，重复地发生突然移动和停止，产生低速爬行现

象。在此过程中，液压弹簧刚度随活塞位移的变化

而变化，呈现出软、硬弹簧特性的交替，极易引发振

幅突然变化的“跳跃现象”。

低速爬行的产生原因还与低速摩擦阻力非线性

时变特性有关。通常阻力是随速度增大而增加的，

而在静止和低速区域工作的液压缸内部的摩擦阻

力，当工作速度增大时非但不增加，反而减少，形成

了所谓“负特性”阻力。当系统处于负阻尼状态时

会产生“极限环型振荡”。

综上所述，液压缸低速爬行现象实质上是一种

时快时慢、时断时续的不连续振动现象，主要由液压

弹簧刚度非线性时变特性引起的“跳跃现象”和摩

擦力非线性时变特性引起的“极限环型振荡”现象

共同作用引起。该结论将通过第４节的动态实验得
以证明。

３　爬行现象的动力学分析

由于油液的可压缩性，在液压泵和外负载的作

用下，油源压力和外负载力的合力先转化为弹性力，

从而通过弹性势能的释放对活塞起作用。进而可建

立如下活塞运动的微分方程
［３］
，并进一步对其爬行

现象进行分析。

ｍｘ··＋ｃｘ·＋Ｋｘ＋Ｆｄ＝Ｋ（ｘ０＋ｖｔ） （１０）

其中 Ｋ＝Ｋｈ＋ＫＬ
式中　ｖ———活塞运动速度

Ｋ———系统的等效刚度
进一步整理，得

ｍｘ··＋ｃｘ·＋Ｋｘ＝Ｋｖｔ＋ΔＦ （１１）

其中 ΔＦ＝Ｋｘ０－Ｆｄ＝ＮΔｆ
式中　ΔＦ———静、动摩擦阻力差

Ｎ———运动表面的正压力

Δｆ———运动表面的静、动摩擦因数之差［１２］

虽然由于液压弹簧刚度的时变特性，当活塞运

动时，液压弹簧刚度 Ｋｈ呈现非线性变化，但负载质
量等效弹簧刚度 ＫＬ约为 Ｋｈ的１００～１５０倍（液压油
的体积弹性模量为 １４～２ＧＰａ；而钢的体积弹性模
量为１９６～２０６ＧＰａ，是液压油的 １００～１５０倍［７］

），

因此，式（１１）中的系数 Ｋ的变化相对较小。为便于
求解计算，可将式（１１）近似看成是一个关于 ｘ的二
阶常系数线性非齐次微分方程，它的全解为对应的

齐次方程的通解与非齐次方程本身的一个特解之

和
［３，１２］

，求解如下：

令非齐次方程式（１１）特解为
ｘ１＝Ａ１ｔ＋Ａ２ （１２）

式中　Ａ１、Ａ２———待定系数
将式 （１２）代入式 （１１），可得：Ａ１ ＝ｖ，Ａ２ ＝

ΔＦ－ｃｖ
Ｋ

，则可求得特解

ｘ１＝ｖｔ＋
ΔＦ－ｃｖ
Ｋ

（１３）

令式（１１）对应的齐次方程的通解为
ｘ２＝ｅ

－ξωｎｔ［Ｂ１ｃｏｓ（ωｎｔ）＋Ｂ２ｓｉｎ（ωｎｔ）］ （１４）

式中 ωｎ＝
Ｋ
槡ｍ

为系统的固有频率；ξ＝ ｃ
２槡Ｋｍ

为系

统的阻尼比；Ｂ１、Ｂ２为待定系数。
则非齐次方程式（１１）的全解为
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ｘ＝ｘ１＋ｘ２＝

ｅ－ξωｎｔ［Ｂ１ｃｏｓ（ωｎｔ）＋Ｂ２ｓｉｎ（ωｎｔ）］＋ｖｔ＋
ΔＦ－ｃｖ
Ｋ
（１５）

根据初始条件可知：当 ｔ＝０时，ｘ（０）＝０，ｘ·（０）＝０，

ξ２＝０，可求得：Ｂ１＝
ｃｖ－ΔＦ
Ｋ

，Ｂ２＝
ξ（ｃｖ－ΔＦ）

Ｋ
－ｖ
ωｎ
。

将所求结果代入式（１５）并求导，可求得活塞的运动
速度

ｘ· ＝ｖ｛１－ｅ－ξωｎｔ［ｃｏｓ（ωｎｔ）＋（ξ－Ｄ）ｓｉｎ（ωｎｔ）］｝

（１６）

其中 Ｄ＝ ΔＦ

槡ｖ Ｋｍ
由式（１６）可以看出，活塞运动速度中包括恒定

分量和振动分量。如果振动分量的最大值大于恒定

分量，则在某时刻必然会出现速度为零的情况，产生

时断时续的爬行现象。因此，要使执行机构不发生

爬行，则必须满足 ｘ· ＞０，即有
ｅ－ξωｎｔ［ｃｏｓ（ωｎｔ）＋（ξ－Ｄ）ｓｉｎ（ωｎｔ）］＜１（１７）
由三角变换公式知，即满足

ｅ－ξωｎｔ １＋（ξ－Ｄ）槡
２ｓｉｎ（ωｎｔ＋φ）＜１ （１８）

考虑一个周期，即 ωｎｔ＝２π，则式（１８）可变为

ｅ－２πξ １＋（ξ－Ｄ）槡
２≤１ （１９）

式（１９）的临界状态为 ｅ－２πξ １＋（ξ－Ｄ）槡
２＝１。

由于０＜ξ＜１，且工程实际中 ξ的值较小，则可由近

似公式求得 Ｄ的临界值 Ｄｃ＝２ π槡 ξ，将其代入 Ｄ的
表达式，可求得临界速度

ｖｃ＝
ΔＦ

２ πξ槡 Ｋｍ
（２０）

由式（２０）可知，临界速度并非一个定值，它有
一个变化的范围，应用中应取最大值，即 ｖ＞ｖｃｍａｘ时
可避免产生爬行，且 ｖｃｍａｘ越小越不易产生爬行。

４　液压缸低速爬行动态实验

利用非线性动力学研究方法对实测的液压缸系

统的动态数据进行深入分析，以揭示液压弹簧刚度

非线性时变特性引起的“跳跃现象”以及摩擦力非

线性时变特性引起的“极限环型振荡”现象。

４１　实验系统组成

按图４所示的原理图搭建爬行测试实验台。该
实验系统可实现对液压缸系统在不同供油压力和负

载压力下的状态数据进行采集。系统中通过调节溢

流阀阀口开度大小来改变供油压力；通过调节节流

阀阀口开度大小来改变负载压力，以实现系统外加

阻尼大小的调整；用精密压力表对系统进、回油路压

力进行监测；用振动加速度传感器对液压缸轴向振

动信号进行监测；用位移传感器对液压缸实时位置

进行监测；用数据采集卡采集传感器输出信号，并传

送至基于虚拟仪器的计算机系统进行分析处理。

图 ４　状态监测及实验系统原理图

Ｆｉｇ．４　Ｓｃｈｅｍａｔｉｃｏｆｃｏｎｄｉｔｉｏｎｍｏｎｉｔｏｒｉｎｇ

ａｎｄｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔｓｙｓｔｅｍ
　
４２　信号的采集及处理
４２１　信号采集

在液压缸低速伸出运动状态下，按表 １所设置
的工况对液压缸的不同工作状态进行动态测试。其

中，输入信号为计算机控制系统给伺服放大器的电

压信号，以控制伺服阀的阀口开度大小。根据液压

缸无杆腔封闭液柱的相对受力情况，将液压弹簧特

表 １　不同供油压力情况下执行机构工作状态

Ｔａｂ．１　Ａｃｔｕａｔｏｒｗｏｒｋｉｎｇｃｏｎｄｉｔｉｏｎｓｕｎｄｅｒ

ｄｉｆｆｅｒｅｎｔｏｉｌｐｒｅｓｓｕｒｅｓ

序号
输入

信号／Ｖ

供油压力

／ＭＰａ

负载压力

／ＭＰａ
弹簧特性

外加

阻尼

０ 全程软弹簧 无

１ ０２ ４

１
半程软弹簧

半程硬弹簧
较小

２
半程软弹簧

半程硬弹簧
适中

３ 全程硬弹簧 较大

２ ０２ ６

０ 全程软弹簧 无

２
半程软弹簧

半程硬弹簧
较小

４
半程软弹簧

半程硬弹簧
适中

５５ 全程硬弹簧 较大

３ ０２ ８

０ 全程软弹簧 无

２
半程软弹簧

半程硬弹簧
较小

４
半程软弹簧

半程硬弹簧
适中

６ 全程硬弹簧 较大
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性界定为３类：全程软弹簧、半程软弹簧半程硬弹
簧、全程硬弹簧。根据供油压力和负载压力相对大

小将外加阻尼大小界定为 ４类：无、较小、适中、较
大。

固定输入信号为 ０２Ｖ，调整主溢流阀及节流
阀阀口开度，使系统分别在表１设定的１２种工况下
运行。同时用位移传感器对液压缸实时位移信号进

行采集，用振动加速度传感器对液压缸整个运行过

程中的轴向振动信号进行采集，采样频率为１０ｋＨｚ。
４２２　信号处理

（１）在实际动态测试中难免会产生噪声干扰，
采用小波消噪方法对实测位移信号进行消噪处理，

以获得更加精确的位移信号。

（２）采用图５中的数据处理方案对采集的振动
加速度信号进行预处理，并采用非线性动力学研究

方法中的时间历程、频闪采样、功率谱图等有效方法

对预处理数据进行更加深入的分析研究
［１３］
。

图 ５　数据处理方案

Ｆｉｇ．５　Ｓｃｈｅｍｅｏｆｄａｔａｐｒｏｃｅｓｓｉｎｇ
　
４３　实验结果分析

时间历程即为时域图，它能实时表征某一参数

值随时间的变化规律。图６ａ为供油压力 ４ＭＰａ时，
仿真所得到的液压缸运动规律曲线，从局部放大图

中可以看出，此时液压缸发生了时断时续的爬行现

象。图６ｂ为与仿真状态相应的实验所得到的液压
缸运动规律曲线，从图中可以看出，实验曲线与仿真

曲线的运动规律几乎吻合。

　　为了进一步确定在该状态下液压缸是否发生了
爬行现象及其内在的本质特征，对该状态下采集的

振动加速度信号进行了进一步的深入分析研究，结

果如图７～１２所示。
图７为供油压力４ＭＰａ时采用图５中的数据处

理方案对采集的振动加速度信号进行处理所得到的

振动位移信号的时域波形。由图 ７可知，液压缸发
生了爬行现象。比较 ４种工况发现，在整个运行过
程中，振动幅值随活塞位移的变化而变化，其变化规

律随工况不同而存在明显差异，这主要与液压弹簧

刚度随位移变化有关。

功率谱密度（ＰＳＤ）表示运动过程在各频率成分
上的统计特性，通过它可以清晰地观测到系统在整

图 ６　仿真结果与实验结果对比

Ｆｉｇ．６　Ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎｂｅｔｗｅｅｎｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔａｎｄｓｉｍｕｌａｔｉｏｎ
（ａ）仿真结果及局部放大图　（ｂ）实验结果及局部放大图

　
个运动过程中各频率成分上的特性。图８～１１为供
油压力４ＭＰａ时４种工况的分段功率谱密度图。根
据执行机构运行总时间长度，将其等分成４段，分别
定义为：始段、中前段、中后段、终段。比较４种工况
发现，负载压力越小振动能量值越大，说明小阻尼可

引起大振幅振动。不同工况下，功率谱密度图均由

突跳部分和平缓波动段组成，说明均有“跳跃现象”

的存在。由于弹簧刚度软、硬特性交替，波动区覆盖

面较大，尖峰数量较多，间隔大小不均，较难分辨，说

明“跳跃现象”发生在不同的频率点上。同一工况

下，不同分段中相同的频率点处有对应的谱峰存在，

说明了摩擦自激振动现象的存在。

对于外周期力作用下的非线性系统，研究其内

在的运动机理，可采用频闪采样法，该方法是实验物

理学中闪烁采样法的推广。为避免复杂运动在相空

间中轨迹的混乱不清，可以只限于观察隔一定间隔

（称为采样周期）在相空间的代表点（称为采样点），

这样原来在相空间的连续轨迹就被一系列离散点所

代表
［１４］
。图１２为供油压力４ＭＰａ时 ４种工况的频

闪采样图。由图１２可知，每种工况都有一个极限环
存在，说明摩擦极限环型振荡现象存在的普遍性。

工况１的面积最大，工况 ２、３的次之，工况 ４的最
小，说明极限环面积的大小由系统外加阻尼的大小

来决定。工况１、２的轮廓边界由许多离散点构成，
而工况３、４的轮廓边界比较清晰，这是因为工况 １、
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图 ７　振动位移信号时域波形

Ｆｉｇ．７　Ｗａｖｅｆｏｒｍｓｏｆｖｉｂｒａｔｉｏｎｄｉｓｐｌａｃｅｍｅｎｔｓｉｇｎａｌｓ
（ａ）负载压力０ＭＰａ　（ｂ）负载压力１ＭＰａ　（ｃ）负载压力２ＭＰａ　（ｄ）负载压力３ＭＰａ

　

图 ８　负载压力 ０ＭＰａ时分段功率谱密度图

Ｆｉｇ．８　Ｓｕｂｓｅｃｔｉｏｎｐｏｗｅｒｓｐｅｃｔｒｕｍｓｗｈｅｎ

ｌｏａｄｐｒｅｓｓｕｒｅｉｓ０ＭＰａ
（ａ）始段　（ｂ）中前段　（ｃ）中后段　（ｄ）终段

　

２所受外加阻尼较小，发生了较强的“跳跃现象”，而

工况３、４所受外加阻尼较大，“跳跃现象”较弱。

为了验证上述所得结论的普遍性，采用与供油

压力为４ＭＰａ时相同的数据处理方法，分别对供油

压力为６ＭＰａ和８ＭＰａ时的实验数据进行了进一步

的分析研究。通过比较分析，不同供油压力下同样

可以得到液压弹簧软、硬特性跳跃现象以及摩擦极

限环型振荡现象存在的普遍性的结论。说明液压缸

产生低速爬行现象的主要原因在于它受到了液压弹

簧刚度非线性时变特性引起的跳跃现象、摩擦力非

线性时变特性引起的极限环型振荡和小阻尼引起大

振幅的多重作用。

图 ９　负载压力 １ＭＰａ时分段功率谱密度图

Ｆｉｇ．９　Ｓｕｂｓｅｃｔｉｏｎｐｏｗｅｒｓｐｅｃｔｒｕｍｓｗｈｅｎｌｏａｄ

ｐｒｅｓｓｕｒｅｉｓ１ＭＰａ
（ａ）始段　（ｂ）中前段　（ｃ）中后段　（ｄ）终段

　

５　抑制爬行现象的措施

由第 ３节分析可知，液压缸在产生爬行现象的
过程中，存在一个临界速度 ｖｃ，其值与静、动摩擦阻
力之差、是否处于摩擦力降落特性区域、有无能量的

储存与释放及惯性等因素有关，且 ｖｃｍａｘ越小越不易
产生爬行。因此，通过控制相关参数，设法降低 ｖｃ
的值，便可有效抑制爬行现象的产生

［１５－１６］
。

５１　降低静、动摩擦阻力差 ΔＦ

（１）选材时，除了考虑负载条件、化学条件等因
素外，还要考虑缸体和活塞材料的摩擦特性。选用

静、动摩擦因数差值小的材料制作缸体和活塞。

（２）加工时，确保良好的位置精度和形状精度，
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图 １０　负载压力 ２ＭＰａ时分段功率谱密度图

Ｆｉｇ．１０　Ｓｕｂｓｅｃｔｉｏｎｐｏｗｅｒｓｐｅｃｔｒｕｍｓｗｈｅｎ

ｌｏａｄｐｒｅｓｓｕｒｅｉｓ２ＭＰａ
（ａ）始段　（ｂ）中前段　（ｃ）中后段　（ｄ）终段

　

图 １１　负载压力 ３ＭＰａ时分段功率谱密度图

Ｆｉｇ．１１　Ｓｕｂｓｅｃｔｉｏｎｐｏｗｅｒｓｐｅｃｔｒｕｍｓｗｈｅｎ

ｌｏａｄｐｒｅｓｓｕｒｅｉｓ３ＭＰａ
（ａ）始段　（ｂ）中前段　（ｃ）中后段　（ｄ）终段

　

图 １２　全程频闪采样图

Ｆｉｇ．１２　Ｄｉａｇｒａｍｓｏｆｅｎｔｉｒｅｓｔｒｏｂｏｓｃｏｐｉｃｓａｍｐｌｉｎｇ

（ａ）负载压力０ＭＰａ　（ｂ）负载压力１ＭＰａ

（ｃ）负载压力２ＭＰａ　（ｄ）负载压力３ＭＰａ

　
使缸筒内壁尽可能光滑，以降低内表面粗糙度。

（３）装配时，摩擦面安装不当易造成液压缸错
位，进而恶化摩擦效果。因此，应正确安装有关部

件，减小摩擦副的装配误差。

（４）选用性能优良的密封件及合理的密封结
构，以使活塞起动摩擦力等于甚至低于动摩擦力，从

而减小 ΔＦ。
（５）合理选择高强度润滑油，或在普通润滑油

中添加某种添加剂，以提高润滑油的油膜强度。油

膜强度越高越不易从接触面中被挤出，可使摩擦副

之间保持良好的润滑状态，从而尽可能减小动、静摩

擦力之差。

５２　增加系统刚度 Ｋ
（１）尽量减少传动环节，提高整个系统各传动

件的刚度。

（２）尽量选用油温特性好、体积弹性模量较大
的液压油液。

（３）油液中混入的空气量对其刚度影响很大。
空气比液压油的弹性大、可压缩性强，起着蓄能器作

用，容易导致爬行现象的产生。所以要防止液压油

液中混入空气。系统应采取良好的密封，并合理设

置吸、排油口位置。吸、排油口过高，空气容易进入

系统内；吸、排油口过低，油箱中的污染物容易进入

系统内。在油箱中设消泡网、管路中安装排气阀、缸

筒上增设排气装置，以排除系统中的空气。

（４）泄漏的存在也会引起液压弹簧刚度的变
化，进而对低速稳定性造成影响。因此，提高液压缸

的密封性能，减少泄漏量也是改善液压缸爬行现象

的一个有效途径。

（５）在有些液压系统中，液压缸与控制阀之间
的管路较长，其容积大于液压缸的容积，如钢铁厂高

炉液压系统就存在这种工况。而由表达式（７）可
知，控制阀与液压缸之间管道内油液体积过大会降

低液压弹簧刚度。因此，在满足系统要求的情况下，

应尽量缩短管道长度，以提高液压弹簧刚度。

５３　减小运动件质量 ｍ
当正压力等于移动件重量，即 Ｎ＝ｍｇ时，临界

速度 ｖｃ可转换为

ｖｃ＝
ΔＦ

２ πξ槡 Ｋｍ
＝ ＮΔｆ
２ πξ槡 Ｋｍ

＝ｇΔ槡ｆ ｍ
２ πξ槡 Ｋ

（２１）

设计和选用材料时，在满足使用刚度的前提下，

要尽可能减小运动件质量。例如，活塞、推杆等可设

计成中空。

５４　提高阻尼比 ξ
在满足系统动态响应的前提下尽量增大系统的

阻尼系数，以提高系统的阻尼比。如在系统中设置

适当的阻尼装置，或选用粘度较大的液压油。
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６　结论

以液压缸系统为研究对象，重点研究了爬行现

象的产生机理及抑制方法。通过理论研究及实验分

析，得到了如下结论：

（１）液压缸在运动过程中，液压弹簧刚度随活
塞位移的变化而变化，呈现出软、硬弹簧特性并发生

振幅突然变化的“跳跃现象”，小阻尼可引起大振幅

振动。软、硬弹簧特性的“跳跃现象”使系统响应稳

定区域变的复杂，进而造成执行机构在工作过程中

发生非线性振动及动态特性多变。因此在系统建模

与动态特性研究时应该将液压弹簧刚度的非线性时

变特性考虑在内，其对系统动态特征的影响不容忽

视。

（２）摩擦力的作用随工作点在 Ｓｔｒｉｂｅｃｋ曲线上
所处区段不同而异。在液压缸低速运动时，其作用

效果使系统阻尼减小，有可能使系统变成负阻尼系

统，产生极限环型振荡。

（３）液压缸低速运行产生爬行现象的主要原因
是它受到液压弹簧刚度非线性时变特性引起的跳跃

现象、摩擦力非线性时变特性引起的极限环型振荡

和小阻尼引起大振幅的多重作用。

（４）降低静、动摩擦阻力差，增加系统刚度，减
小运动件质量，提高阻尼比，可以有效抑制爬行现象

的产生。
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