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摘要:将气缸在行程末端的冲击问题看成一个由细长活塞杆、质量负载、活塞以及端盖组成的振动

系统.首先应用弹性体的一维波动方程建立细长活塞杆纵向振动变形的数学模型,用模态叠加方法解

析了冲击力、接触位移以及接触时间.然后利用非线性有限元软件 LSＧDYNA 对气缸冲击过程进行数

值仿真计算分析,详细研究了当驱动负载质量以及活塞初始冲击速度不同时,活塞冲击接触面接触合力

和接触作用时间的变化情况.对比分析了理论解析解与LSＧDYNA 数值解,验证了解析解的准确性,得
出了冲击力分别随速度和负载的变化规律;进一步对冲击振动响应进行了频率分析,并研究了气缸冲击

力的变化原因.研究结果为气缸的设计和使用提供了理论和实际参考.
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０　引言

随着气动技术的飞速发展,气缸广泛地应用

于各种工业生产线上.但是,由于气动系统中介

质空气的高度可压缩性和低黏度等内在固有特

性,当活塞运行到行程末端时就会产生冲击端盖

现象.同时,气缸也不可避免地会由于安装制造

误差、供气压力波动、缓冲不良、负载惯性以及运

行一段时间之后紧固螺栓松动等外在因素,产生

活塞冲击端盖现象[１],并伴随着不良振动与噪声,
这也是导致气缸失效的最主要原因.

气缸的冲击问题是一个经典的杆结构弹性碰

撞力学问题.近年来,国内外学者针对杆的弹性

碰撞问题作了很多研究.文献[２]采用波传播法

给出了质点和均匀杆纵向碰撞响应解析解;文献

[３Ｇ４]也采用波传播法解析了一般边界条件下杆

的纵向冲击振动问题 ,但解析式随着波传播次数

的增加而变得过于复杂,其工程应用难以推广.
文献[５Ｇ６]采用模态分析方法解析了杆的点弹性

碰撞问题,但局限于特殊的边界条件;文献[７Ｇ８]
采用直接模态叠加法将碰撞问题转化为具有初速

度的振动问题,解析了不同边界条件、多种截面形

状的杆类冲击问题的频率方程及动力响应.但

是,对于类似气缸存在复杂边界和初始条件下的

冲击破坏现象的建模研究甚少,对其冲击力大小

的预估大都基于经验.
基于以上原因,本文在不考虑缓冲垫和气缓

冲的情况下对气缸冲击现象进行简化建模研究,
求解出冲击力的解析式,并与有限元仿真数值解

进行了对比,从而验证解析式的可靠性,此外,还
分析了冲击力波动变化的规律及原因.
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１　气缸碰撞系统建模与解析

本文所研究的标准型单杆双作用气缸结构简

图如图１所示.

１．质量负载　２．活塞杆　３．端盖　４．活塞　５．缸筒

图１　气缸结构简图

　　该气缸缸筒与无杆侧端盖压成一体,缸筒与有

杆端盖３处的连接为螺纹连接,轴向尺寸短,质量

比其他系列气缸小１０％~１５％.气缸最大工作压

力为１．０MPa,活塞工作速度为５０~１０００mm/s,主
要运用于装配生产线上轻型物料输送.

笔者在该气缸可靠性试验研究的过程中发现

气缸工作一段时间之后,会出现端盖与缸筒螺纹

连接松脱失效以及气缸安装紧固螺栓松动的现

象.这是由于行程末端活塞对端盖的长期冲击造

成的,故对此冲击现象进行建模研究.
对气缸碰撞系统数学建模时,为了便于简化分

析,将质量负载看成细长活塞杆左端部的一个集中

质量,将活塞看成活塞杆右端部的一个集中质量,集
中质量随杆端横截面一起振动.将端盖与活塞的碰

撞接触部分看成一个等效接触弹簧,活塞、活塞杆和

负载以一定的初速度冲击接触弹簧,弹簧压力等效

为气缸冲击力[９].并认为冲击过程中杆的横截面始

终保持为平面,且界面上的应力分布均匀,忽略各部

分重力的影响.其碰撞系统简化模型如图２所示.

１．质量负载　２．活塞杆　３．等效接触弹簧　４．活塞

图２　碰撞系统简化模型

１．１　碰撞系统数学模型的建立

图２中活塞杆长为l,横截面积为A,质量密

度为ρ,弹性模量为E,等效接触弹簧刚度系数为

k,负载质量为 M,活塞质量为m ,将质量负载位

置处杆端作为坐标原点,分别建立杆的纵向碰撞

问题的控制方程、边界条件和初始条件[１０].
杆的自由振动方程:

ρA
∂２u(x,t)

∂t２ ＝EA∂２u(x,t)
∂x２

(１)

式中,u为杆的纵向振动位移;x 为杆的某一横截面距离

坐标原点的位移;t为振动时间.

碰撞过程中边界条件:

EA∂u(０,t)
∂x ＝ M∂２u(０,t)

∂t２
(２)

ku(l,t)＋EA∂u(l,t)
∂x ＋m∂u２(l,t)

∂t２ ＝０ (３)

初始条件:
u(x,０)＝０ (４)

∂u(x,０)
∂t ＝ －v (５)

令c２＝
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ρ

,ξ＝
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,τ＝
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,􀭹k＝
Kl
EA

,α＝ρ
Al
M

,η＝

m
ρAl

,􀭹u(ξ,τ)＝
cu(x,t)

vl
,其中,v 为冲击初速度.

对式(１)~式(５)进行无因次化简得到:
∂２􀭹u(ξ,τ)

∂τ２ ＝
∂２􀭹u(ξ,τ)

∂ξ２
(６)

边界条件转化为

α∂􀭹u(０,τ)
∂ξ

＝
∂２􀭹u(０,τ)

∂τ２
(７)

􀭹k􀭹u(１,τ)＋
∂􀭹u(１,τ)

∂ξ
＋η

∂２􀭹u(１,τ)
∂τ２ ＝０ (８)

初始条件转化为
􀭹u(ξ,０)＝０ (９)

∂􀭹u(ξ,０)
∂τ ＝ －１ (１０)

１．２　碰撞模型的求解

采用分离变量法,令􀭹u(ξ,τ)＝U(ξ)T(τ),
分离变量后得到:

Ü(ξ)＋λ２U(ξ)＝０ (１１)

T̈(τ)＋λ２T(τ)＝０ (１２)

αU
􀅰
(０)＋λ２U(０)＝０ (１３)

􀭹kU(１)＋U
􀅰
(１)－ηλ２U(１)＝０ (１４)

其中,λ为无因次频率,由式(１１)得到主振型

通解为

U(ξ)＝acosλξ＋bsinλξ (１５)

式中,a、b分别为主振型中余弦、正弦信号的幅值.

将式(１５)代入式(１３)、式(１４)得
λ２a＋αλb＝０

[(􀭹k－ηλ２)cosλ－λsinλ]a＋

　[(􀭹k－ηλ２)sinλ＋λcosλ]b＝０

ü

þ

ý

ïï

ïï

(１６)

由式(１６)得到频率方程:

λtanλ＝
(􀭹k－ηλ２)α－λ２

􀭹k－ηλ２ ＋α
(１７)

由式(１５)、式(１７)得到各阶主振型函数:

Ui(ξ)＝cosλiξ－
λi

αsinλiξ　i＝１,２,􀆺 (１８)

由式(１２)解得各阶时间函数:
Ti(τ)＝Cicosλiτ＋Disinλiτ (１９)

式中,Ci、Di 分别为第i阶时间函数中余弦信号和正弦信

号的幅值.
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根据模态叠加法,杆的振动位移为无穷个主

振动的叠加:

􀭹u(ξ,τ)＝ ∑
∞

i＝１
Ui(ξ)Ti(τ)＝

∑
∞

i＝１

(cosλiξ－
λi

αsinλiξ)(Cicosλiτ＋Disinλiτ)(２０)

１．３　主振型的正交性求解

为了求得各阶时间函数中系数Ci、Di,首先

应求得主振型之间的正交性.设Ui(ξ)、Uj(ξ)分

别是对应于无因次频率λi 及λj 的主振型,由式

(１１)有

Üi(ξ)＝ －λ２
iUi(ξ) (２１)

Üj(ξ)＝ －λ２
jUj(ξ) (２２)

对式(２１)等号两边同时乘以Uj(ξ)并对其

从０到１求积分,得

∫
１

０
UjÜidξ＝ －λ２

i∫
１

０
UjUidξ (２３)

利用分部积分法可将式(２３)等号左边写为

∫
１

０
UjÜidξ＝ －(􀭹k－ηλ２

i)Uj(１)Ui(１)＋

λ２
i

αUj(０)Ui(０)－∫
１

０
U
􀅰

iU
􀅰

jdξ (２４)

联立式(２３)、式(２４)并化简,得

λ２
i∫

１

０
UjUi ＋

１
αUj(０)Ui(０)＋ηUj(１)Ui(１)[ ]dξ＝

􀭹kUj(１)Ui(１)＋∫
１

０
U
􀅰

iU
􀅰

jdξ (２５)

同理,对式(２３)化简得

λ２
j∫

１

０
UiUj ＋

１
αUi(０)Uj(０)＋ηUi(１)Uj(１)[ ]dξ＝

􀭹kUi(１)Uj(１)＋∫
１

０
U
􀅰

jU
􀅰

idξ (２６)

将式(２５)与式(２６)相减,并由i ≠j 时有

λ２
i ≠λ２

j ,得

∫
１

０
[αUiUj ＋Ui(０)Uj(０)＋αηUi(１)Uj(１)]dξ＝０ (２７)

为了便于连续性求解,引入δ函数,得到主振

型的正交性关系式:

∫
１

０
[α＋δ(ξ)＋αηδ(ξ－１)]Ui(ξ)Uj(ξ)＝

０ i≠j

βi i＝j{ (２８)

βi ＝
α２ ＋λ２

i

２α ＋cos２λi ＋
α２ －λ２

i

４αλi
sin２λi ＋

αη cosλi －
λi

αsinλi( )
２

(２９)

１．４　冲击接触求解

由初始条件可得

􀭹u(ξ,０)＝ ∑
∞

i＝１
Ci(cosλiξ－

λi

αsinλiξ)＝０ (３０)

∂􀭹u(ξ,０)
∂τ ＝ ∑

∞

i＝１
Diλi(cosλiξ－

λi

αsinλiξ)＝ －１(３１)

利用主振型的正交性,将式(３０)、式(３１)等号

两边同时乘以 [α＋δ(ξ)＋αηδ(ξ－１)]Ui(ξ),然
后从０到１区间求定积分,可以求解得到:

Ci ＝０

Di ＝ －
(１＋αη)λicosλi ＋(α－ηλ２

i)sinλi

βiλ２
i

(３２)

􀭹u(ξ,τ)＝ ∑
∞

i＝１
Disinλiτ(cosλiξ－

λi

αsinλiξ) (３３)

则杆的振动位移解析式为

u(x,t)＝
vl
c ∑

∞

i＝１
Disin

λic
lt(cosλi

x
l －

λi

αsinλi
x
l

)

(３４)

在活塞冲击端盖处,有x＝l,将其代入式

(３４),可得到冲击处杆端横截面振动位移:

u(l,t)＝
vl
c

􀭹u(１,τ)＝
vl
c ∑

∞

i＝１
Aisin

λic
lt (３５)

Ai ＝Di(cosλi －
λi

αsinλi)

用等效接触弹簧所受的压力大小来表征碰撞

过程中冲击力大小,得到冲击力表达式:

F ＝ －ku(l,t)＝ －kvl
c ∑

∞

i＝１
Aisin

λic
lt (３６)

冲击作用时间(接触时间)求解过程如下:当
接触区域作用力由压力变成拉力,即接触位移为

０时,等效接触弹簧首次达到平衡位置,认为冲击

过程结束,作用时间为tf.根据u(l,tf)＝
vl
c
􀭹u(１,

τf)＝０,tf＝
l
cτf ,可求得冲击作用时间.

２　基于LSＧDYNA的有限元仿真分析

以图１所示的典型气缸结构为基础,忽略结

构中倒角、圆角、气孔等因素,根据该气缸实际结

构尺寸,建立简化的有限元仿真模型.由于气缸

为轴对称性结构,利用其对称性可以简化模拟过

程和减少自由度,并缩短分析所需计算时间.本

文所采用的１/２模型如图３所示.

图３　气缸活塞冲击端盖有限元模型

活塞和活塞杆的材料为结构钢,端盖和缸筒

的材料为铝合金,有限元仿真时均采用线弹性材

料模型.其材料性能参数见表１.
表１　材料性能参数

材料
密度

(kg/m３)

弹性模量

(GPa)
泊松比

活塞、活塞杆 结构钢 ７８５０ ２００ ０．３０
缸筒、端盖 铝合金 ２７００ ６９ ０．３３
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　　气缸装配体模型均采用sweep扫掠方式划

分网格,网格均为八节点六面体单元.将缸筒与

端盖、活塞与活塞杆以及质量负载与活塞杆的连

接设置成固连绑定接触,活塞杆与端盖导向环的

相对滑动以及活塞与端盖的碰撞接触采用自动面

面双向接触(ASTS).将缸筒右端面和端盖左端

面设置成固定约束,将对称面设置成对称约束,保
证活动部件可在对称平面内平动.活塞杆与导向

环、活塞与端盖的摩擦因数均为０．１.在不考虑重

力作用下,给活塞、活塞杆以及质量负载一定的初

速度去冲击端盖,仿真得到碰撞冲击响应.
为了有效地处理气缸冲击过程中的接触问

题、非线性问题和随时间变化很快的冲击力学过

程,LSＧDYNA求解器采用显式直接积分方法,采
用罚函数法处理冲击过程中的动态接触,并指定

输出RCFORC界面合力 ASCII文件,获得冲击

力的时间历程曲线[１１].
气缸在实际工作过程中,因应用场合不同,气

缸搭载的负载和运行速度就不一样,运行到行程

末端时,必然产生不同的冲击情况.本文分析了

气缸在不同速度和不同质量下的冲击状况,得到

了冲击力响应曲线.

３　结果分析

本文研究的典型气缸活塞杆直径d＝１２mm,
活塞杆长l＝１９３mm,气缸内直径D＝３２mm,端
盖长度l１＝２９mm,活塞宽度l２＝１７mm,活塞质

量m＝０．０８kg,仿真质量负载长度l３＝５０mm,
活塞 与 活 塞 杆 质 量 比η＝０．５,工 作 行 程s＝
１００mm.

气缸的碰撞为活塞与端盖的短暂接触,由于

活塞长度较端盖短,而其弹性模量比端盖大得多,
使得活塞的抗压刚度比端盖的抗压刚度大得多,
物理建模时将活塞看成一个集中质量,而将端盖

看成接触弹簧;此外,由于活塞运行到行程末端

时,有杆腔内气体迅速排空,故忽略气体对接触刚

度的耦合影响,其等效接触刚度为

k＝
E１Acon

l１
＝

６９×１０９π(１６２ －１０．３２)×１０－６

２９×１０－３ ＝

１．１２×１０９(N/m)

其中,E１ 为端盖材料弹性模量,Acon 为活塞与端

盖碰撞有效接触面积,碰撞处端盖内半径r ＝
１０．３mm.

将上述参数代入解析解中,利用 MATLAB
编程计算,取前１００阶(已趋于稳定)模态叠加,得
到理论解析曲线.

３．１　冲击力与速度的关系

为了验证解析解表达式中冲击力与冲击速度的

线性关系,在负载为２０N的情况下,分别取活塞冲

击速度为０．１m/s、０．２m/s、０．３m/s、０．４m/s、０．５m/s
进行有限元仿真计算,得到在不同速度下的冲击力

时间曲线,如图４所示.并将０．５m/s冲击速度下的

仿真曲线与理论曲线进行对比,如图５所示.

图４　不同速度下的冲击力 时间曲线

图５　仿真曲线与理论曲线对比

(负载为２０N,冲击速度为０．５m/s)

从图４可看出,在不同冲击速度下,有限元仿

真得到的冲击力波形随时间同步变化,且冲击力

随速度线性增大;同时,还可以看出,在同一负载

下,冲击作用时间并不随着冲击速度的变化而变

化,而是保持不变.从图５可看出,同一冲击条件

下,LSＧDYNA仿真曲线与理论解析曲线十分吻

合,表明仿真结果与解析表达式一致,从而验证了

解析表达式中冲击力与速度的关系.

３．２　冲击力与负载的关系

通过改变程序中质量比α 的大小,得到一系

列不同负载下的冲击力响应曲线.同时,为了进

一步研究活塞冲击端盖的冲击情况,利用 LSＧ
DYNA 仿真分析了负载分别为１０N、２０N(图

５)、３０N、４０N、５０N 在冲击速度为０．５m/s时的

冲击过程,经过后处理得到冲击力 时间历程曲

线.将相应的理论解析曲线与LSＧDYNA仿真曲

线进行对比分析,结果对比如图６~图９所示.
􀅰６５０１􀅰

中国机械工程第２７卷第８期２０１６年４月下半月



图６　仿真曲线与理论曲线对比

(负载为１０N,冲击速度为０．５m/s)

图７　仿真曲线与理论曲线对比

(负载为３０N,冲击速度为０．５m/s)

图８　仿真曲线与理论曲线对比

(负载为４０N,冲击速度为０．５m/s)

图９　仿真曲线与理论曲线对比

(负载为５０N,冲击速度为０．５m/s)

　　结合图５~图９,对比LSＧDYNA仿真数值解

与理论解析解可知,两者得出的活塞冲击面冲击

力时间历程曲线在变化趋势、峰值大小、峰值数量

以及冲击作用时间等方面,理论解析与有限元仿

真十分吻合,进一步说明了上述物理模型建立以

及模型简化处理的正确性和可靠性.
同时,从图６~图９可以看出,冲击力随时间

的变化曲线并不具有单峰值和完全对称性,也并

不是先增大后减小,而是表现为多峰值且与时间

不对称的波动形式.随着负载质量的不断增加,
峰值和峰值个数也不断增加,冲击力曲线波动越

来越“剧烈”,冲击作用时间也不断变长,这是由于

振动频率的变化所致.

３．３　振动频率分析

冲击接触面的振动为细长活塞杆各阶主振动在

杆碰撞端x＝l处的叠加,其振动位移响应是由具有

各阶固有频率的谐波信号组成的.不同负载质量下

的前６阶无因次固有频率及相应的振幅见表２.
表２　不同负载下冲击处振动位移中前六阶振动频率与幅值

负载
(N)

频率
/

幅值
一阶 二阶 三阶 四阶 五阶 六阶

０
λi １．４０７８８３．７４１２４５．４９３９８８．１８３５１１１．２０３１３ １４．２９０３６

Ai ０．１５８０６０．１３７７２０．０４０７１０．００３４２０．０００５６１．５０５８１×１０－４

１０
λi ０．３７９９８２．７５６５１４．５６３７５６．７７６３２９．６９５６３ １２．７５５５

Ai ０．２６７５５０．１２６０６０．１００４１０．０１０８９０．００１２７２．７６７６５×１０－４

２０
λi ０．２７２８５２．７３３５２４．５５４１３６．７６５４３９．６８７２１ １２．７４８９７

Ai ０．３６０１１０．１２６８８０．１０１３３０．０１１０２０．００１２７２．７７６７６×１０－４

　　从表２可以看出,随着频率阶次的增加,其对

应的幅值不断衰减,且从第四阶频率开始,衰减得

很快.同时,随着负载质量的不断增加,同一阶次

的频率值有所减小,但同一阶次的幅值有所增大,
且第一阶频率和幅值对负载质量的变化最敏感.
但是,随着阶数的增加,各阶频率值和幅值对负载

质量的变化越来越不敏感,使得不同负载质量下

的各阶频率值和幅值都十分接近.
负载质量的增加,使得振动位移响应中低频

(尤其是第一阶频率)成分所占比重不断增加,从
而导致冲击力幅值的不断增大;各阶频率的减小,
使得冲击作用时间不断增大,冲击力波动变化越

来越“剧烈”.
在气缸短暂剧烈的冲击过程中,高频响应衰

减得十分迅速.为了使解析式进一步推广到实际

运用,在不增大负载质量的情况下,通过取前５阶

模态和前１００阶模态所得到的冲击力解析曲线与

LSＧDYNA仿真曲线对比分析,如图１０所示.
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图１０　仿真曲线与理论曲线对比

(负载为０,冲击速度为０．５m/s)

　　图１０结果显示,三条曲线十分吻合;同时,模
态阶数的减少,使得冲击力幅值和冲击作用时间

稍有延长.但随着负载质量的增加,两种阶次取

值所得到的冲击力响应曲线趋于重合,差距完全

可以忽略不计.这是由于随着负载质量的增加,
高频成分衰减得越来越迅速,高阶振型中基本不

引起振动.因此,实际工程运用(如螺纹连接设计

所考虑的最大冲击力、端盖螺纹孔的大小和深度

以及安装方式)中,只需要考虑前面几阶振型分析

就足够准确了.

４　结论

(１)本文对气缸行程末端活塞冲击端盖的现

象进行动力学建模,将其看成一个振动系统,采用

模态分析方法推导出冲击力响应解析解,计算结

果与LSＧDYNA仿真分析结果吻合,证明了本文

简化建模及其解析解的正确性.
(２)冲击力与活塞冲击速度成线性关系;随着

负载质量的增加,冲击力幅值不断增大,且波动得

更“剧烈”.冲击作用时间随负载质量的增加而变

长,但与与冲击速度无关.
(３)研究结果表明气缸冲击力很大,破坏性很

强.可通过改变气缸内部结构材料,使刚度比􀭹k
控制在合理区间,合理选择负载质量,并严格按照

要求选择工作气缸,使得冲击力尽量小且可预知,
避免恶劣冲击破坏.

(４)冲击响应中第一阶模态对负载变化最敏

感,但随着阶次的增加,高阶模态对负载变化越来

越不敏感;同时,高阶频率成分衰减得很快,实际

运用中只需要取几阶低频分析即可.
(５)研究结果为气缸的可靠性研究提供了理

论依据,为气缸的结构(尤其是缓冲结构)设计、活
塞螺纹连接、使用安装、维护保养提供了理论依据

和数据支持.
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