
第 27卷第 4期    Vol.27 No.4 工    程    力    学   

2010年  4  月    Apr.  2010 ENGINEERING  MECHANICS 185 

——————————————— 
收稿日期：2008-11-14；修改日期：2009-10-23 
作者简介：刘礼华(1963―)，男，江西武宁人，教授，博士，从事结构检测与工程力学研究(E-mail: wh-llh@163.com)； 

            陈五一(1961―)，男，重庆酉阳人，四川设计大师，工学博士，要从事水利水电工程勘测设计研究(E-mail: wuyi.chen0501@163.com)； 
            魏晓斌(1979―)，男，湖北武汉人，硕士生，从事结构检测与工程力学试验研究(E-mail: wei-xb@tom.com)； 
           *王  蒂(1986―)，女，湖北天门人，硕士生，从事结构检测与工程力学试验研究(E-mail: wangdigougou@163.com)； 
            欧珠光(1940―)，男，广西合浦人，教授，从事结构检测与工程力学试验研究(E-mail: ouzhuguang@126.com). 

文章编号：1000-4750(2010)04-0185-05 

大型液压启闭机油缸活塞杆的计算分析研究 
刘礼华 1，陈五一 2，魏晓斌 1，*王  蒂 1，欧珠光 1 

(1. 武汉大学土木建筑工程学院，武汉 430072；2. 中国水电顾问集团成都勘测设计研究院，成都 610072) 

摘  要：对水利工程中的大型液压启闭机油缸活塞杆进行了计算分析，在分析中考虑了油缸与活塞杆联接间隙所

引起的几何变形和油缸活塞杆自重对杆轴横向变形的影响，依据固体力学基础理论对油缸活塞杆的受力与变形进

行了定量计算推导，并结合工程实际给出了具体应用算例。该文中指出了目前水利工程运行管理人员对此类启闭

机油缸活塞杆安全控制条件的误解。结果表明，考虑几何变形和自重影响的油缸活塞杆的受压问题应属于第二类

稳定问题，由强度控制其安全性。研究结果有助于大型表孔弧门油缸活塞杆的设计布置，并指导电站现有油缸活

塞杆的安全运行。 
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CALCULATION AND ANALYSIS ON THE LARGE-SCALE HYDRAULIC 
HOIST CYLINDER PISTON 

LIU Li-hua1 , CHEN Wu-yi2 , WEI Xiao-bin1 , *WANG Di1 , OU Zhu-guang1 

(1. School of Civil and Architectural Engineering, Wuhan University, Wuhan 430072, China; 

2. Chengdu Hydropower Investigation Design & Research Institute, CHECC, Chengdu 610072, China) 

Abstract:  An analysis of the large-scale hydraulic hoist cylinder piston is carried out, in which geometric dis-
tortion caused by the joint gap of the hydraulic cylinder and the effect of rod axis lateral deformation for the grav-
ity of the hydraulic cylinder piston have been considered. A quantitative calculation for load-deformation of the 
hydraulic cylinder piston is presented according to the basic principle of solid mechanics. Moreover a practical 
calculation example is given. In this paper, some misunderstanding is pointed out on the security control condition 
for the piston. The results show that it is the ultimate load coefficient problem to consider the effect of geometric 
distortion and gravity. Its security is controlled by the strength. The results would be helpful in the design layout 
for the hydraulic hoist cylinder piston in the large-scale gate of surface discharge outlet and guide the safe opera-
tion of the existing hydraulic hoist cylinder pistons in the hydropower project. 
Key words:  hydraulic hoist; cylinder piston; the ultimate load coefficient problem; load-deformation; deflection 
 
液压启闭机是水利水电工程中的一种重要启

闭设备，常用于启闭各种水工闸门，其油缸活塞杆

工作方式有垂直作业的(如发电进水口快速事故
门)，有水平作业的(如船闸闸首人字门)，也有倾斜

作业的(如溢洪道弧形闸门)。20 世纪 80 年代后，
我国在水利水电工程中陆续建设了许多油缸活塞

杆工作长度在 20m以上的大型液压启闭机[1―5]，这

些油缸活塞杆由于直径较粗，自重较大，在静止自
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然条件下许多都产生了严重的下垂弯曲，如铜街子

电站表孔弧门、五强溪电站表孔弧门、紧水滩中孔

弧门的油缸活塞杆，这些油缸活塞杆的静止挠度最

大可达到一百多个毫米。油缸活塞杆是直接操作闸

门的重要构件，其安全可靠性直接关系到水库的防

洪度讯和电站的发电生产。现行《水电水利工程启

闭机设计规范》对油缸活塞杆进行稳定计算时[6]，

没有考虑：1) 油缸活塞杆之间的联接间隙；2) 油
缸活塞杆自重对杆件的横向影响[7]，工程管理人员

误以为倾斜或水平作业的大型油缸活塞杆也属于

第一类稳定(欧拉稳定)问题，其安全性也由稳定条
件控制。其实此类问题应属于第二类稳定问题——
压弯组合问题，应由强度条件控制其安全性。为此，

本文依据固体力学基础理论从实用的角度对油缸

活塞杆进行了计算研究。 

1  油缸活塞杆的几何变形 

在目前普遍使用的液压启闭机油缸中，油缸与

活塞杆的联接都存在一定的间隙量 δ (大致为
2mm―6mm)，并在油缸与活塞杆联接部位设置一
定长度的导向长度 S (500mm―1000mm)。由于油缸
与活塞杆联接存在间隙，那么油缸活塞杆受压时首

先必然会产生一个几何变形，如图 1所示，A表示
闸门吊耳部位；B表示油缸端部转动支座；C表示
油缸与活塞杆联接端[8]；其它符号见图 1，下标 1
代表活塞杆的几何物理量，下标 2代表油缸的几何
物理量。 Iy 为杆件质点的几何位移，考虑到油缸活
塞杆的转角较小，其计算方法如下。 

 
图 1  油缸活塞杆的几何变形 

Fig.1  Geometric distortion of the hydraulic hoist  
cylinder piston 
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2  油缸活塞杆的计算分析 

2.1  油缸活塞杆的力学模型 
油缸活塞杆是两端铰接的台阶柱，轴向力由液

压油承受，失稳的临界荷载由缸筒与活塞杆的刚度

共同承担。 AM 为闸门吊耳摩擦力产生的弯矩， Af
为闸门吊耳摩擦系数， Ad 为闸门吊耳轴直径； BM
为油缸转动支座摩擦力产生的弯矩， Bf 为油缸转
动支座摩擦系数， Bd 为油缸转动支座支承轴直径；
θ 为油缸活塞杆轴线的水平夹角， 1q 为活塞杆单位
长度自重， 2q 为油缸单位长度自重； IIy 为杆件弹
性变形所引起的质点位移。细长液压油缸活塞杆的

屈曲状态与力学计算模型如图 2；活塞杆与油缸的
断面弯矩 1M 、 2M 可以通过杆端弯矩和支座反力

来表示。 

 
图 2  油缸活塞杆的力学模型 

Fig.2  Mechanical model of the hydraulic hoist 
cylinder piston 
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根据图 2 可得油缸、活塞杆各截面的弯矩方  
程为： 
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式中： 1 1 II1y y yΙ= + 为活塞杆截面的总挠度；
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2 2 II2y y yΙ= + 为油缸截面的总挠度。 

2.2  油缸活塞杆的计算分析 
为简化临界荷载的计算，并考虑到闸门吊耳轴 

和油缸转动支座在日常使用过程中的活动性，稳定

分析过程中主要采用以下假设：1) 杆件轴向变形
忽略不计；2) 只考虑油缸活塞杆自重对杆件的横
向影响，而不考虑自重对杆件的纵向影响；3) 闸
门吊耳和油缸支座处的摩擦弯矩为零。这样可以得

到油缸活塞杆稳定分析的简化计算过程： 
0A BM M= = ,  A BP P P= =  

由梁的近似微分方程[9―10]： 
EIy M′′ = −                (4) 

即得油缸、活塞杆脱离体平衡微分方程为： 
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令： 1
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= ， 2
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= ，由边界条件和

连续条件： 
10, 0x y= = ； 2, 0x L y= = ； 

1 1 2,x L y y= = ； 1 1 2,x L y y′ ′= = 。 
可求得活塞杆挠曲线方程 1y ( 10 x L� � )和油

缸挠曲线方程 2y ( 1L x L� � )如下： 
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在实际工程中，由于油缸缸筒的刚度远大于活

塞杆的刚度，油缸活塞杆屈曲状态的最大位移及失

稳破坏都产生在活塞杆上，下面重点研究活塞杆的

受力变形状态。将式(5)代入式(3)可得活塞杆的弯
矩方程为： 
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工程中，通常情况下，油缸活塞杆两端最大的

压力P为已知，即在计算过程中可以将P视为常数，

则最大挠度发生的位置可由： 1d 0
d
y
x

= 求出；同理，

最大弯矩发生的位置可由： 1d 0
d
M
x

= 求出，即： 
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解式(8)、式(9)可得最大挠度和最大弯矩所在
的位置，并代入式(5)、式(7)即得最大挠度 1maxy 和

最大弯矩 1maxM 。 

从以上推导可以看出，对于有横向力(自重及
杆折曲引起的弯矩)作用的活塞杆(如本文的工程实
例)，在已知纵向压力作用下，可求出杆的最大挠
度和最大弯矩的值及其发生的位置，且活塞杆的弹

性位移和弯矩不仅与纵向力有关，而且还与油缸活

塞杆的间隙和自重有关，因此，油缸活塞杆的问题

并不是单纯的压杆稳定问题，而应该按照压弯组合

问题(第二类稳定问题)考虑，不是由稳定条件而是
由强度条件控制其安全性。 
2.3  油缸活塞杆的强度校核 
油缸活塞杆在横向与纵向荷载共同作用下的

强度条件为： 
1max

2 3
324 [ ]

π π
MP

d d
σ σ= + �        (10) 

式中：d 为活塞杆的直径；P为工程中油缸活塞杆
两端最大的压力。 

3  工程实例 

3.1  基本情况 
某水电站表孔弧门共装有9台2×3850/300kN双

吊点垂直摆动双向作用液压启闭机，启闭机油缸及

活塞杆在活塞杆完全伸出的情况下全长 24400mm，
其中油缸部分长 12500mm，活塞杆长 11900mm，
导向长度 870mm，油缸活塞杆的轴线与水平面成 60o

夹角。油缸内径 500mm，油缸外径 610mm，活塞
杆直径 240mm，油缸与活塞杆的间隙 4mm，油缸
活塞杆单根自重 16.5t。油缸材料为 ST52-3N，容许
应力[ ] 242.9σ = MPa，活塞杆材料为 42CrMo4V，
容许应力 [ ]σ =308MPa，弹性模量为 E=2.06× 
105MPa，泊松比µ = 0.3，密度 7850ρ = kg/m3。 

3.2  油缸活塞杆的最大挠度和最大弯矩 
油缸活塞杆计算基本参数见表 1。 

表 1  油缸活塞杆基本参数表 
Table 1  Basic parameters for the hydraulic hoist  

cylinder piston 

参数 L1 /mm L2 /mm S /mm δ /mm θ /(o) q1/(N/mm) 

大小 11900 12500 870 4 60 1.78 

参数 q2 /(N/mm) d /mm I1 /mm4 I2 /mm4 P/kN  

大小 4.55 240 0.1628×109 3.727×109 300  

代入具体的工程数据，由式(8)即可确定最大挠
度发生的位置为 x = 0.86 1L 处，代入式 (5)得：

1maxy = 195mm；同理，由式(9)可确定最大弯矩发
生的位置为 x= 1L 处，代入式 (7)得： 1maxM =  

175kN·m。 
3.3  油缸活塞杆的强度校核 

由式(10)，可得： 
5 8

1max
2 3 2 3

324 4 3 10 32 1.75 10
π π 3.14 240 3.14 240

MP
d d

σ
× × × ×

= + = + =
× ×

 

135.6 MPa [ ]σ< = 308MPa 
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即该油缸活塞杆强度满足要求。 
3.4  确定油缸活塞杆的最大容许压力及变形 
当此型油缸活塞杆最危险截面达到容许应力

[ ]σ = 308MPa时，由式(5)、式(7)、式(10)可求得： 
1) 在 x = 0.9 1L 处， 1maxM = 398kN·m； 
2) 在 x = 0.84 1L 处， 1maxy = 438mm； 

3) 最大容许压力为：P＝659kN。 
结果表明：该工程实例中的油缸活塞杆在压力

为 P=300kN时的挠度(195mm)虽然很大，但远小于
其最大容许挠度(438mm)，即该油缸活塞杆是安  
全的。 
3.5  油缸与活塞杆间隙影响 
若不考虑油缸与活塞杆的联接间隙，即认为

δ = 0mm，此时求得活塞杆的最大挠度为：
1maxy = 161mm，最大弯矩为： 1maxM = 163.8kN·m。

即油缸与活塞杆之间的间隙为δ = 4mm时，对最大
挠度的影响比例为 17.4%。 
3.6  自重对油缸与活塞杆的影响 

不考虑油缸与活塞杆的联接间隙和活塞杆压

力影响，由式(7)可以计算出油缸与活塞杆自重产生
的最大弯曲挠度为 110mm，即在考虑连接间隙和
300kN的活塞杆压力的情况下，自重产生的弯曲挠
度占总挠度的 56.4%；由式(3)可以计算出油缸与活
塞杆自重产生最大弯矩为 123.6 kN·m，占活塞杆所
承受最大弯矩的 70.6%。 

4  结论与建议 

(1) 由于自重对杆件的横向影响，大型液压启
闭机油缸活塞杆倾斜或水平作业受压问题不属于

第一类稳定问题(欧拉稳定问题)，而是压弯问题，
属于第二类稳定问题，其安全性应由强度条件控

制。文中算例自重产生的最大弯曲挠度为 110mm，
最大弯矩为 123.6kN·m，在考虑油缸活塞杆连接间
隙为 4δ = mm 和 300kN 的活塞杆压力的情况下，
自重对油缸活塞杆的挠度和截面弯矩影响高达

70%左右。 
(2) 经分析推算得知，大型液压启闭机油缸活

塞杆倾斜或水平作业时，在已知油缸额定压强和活

塞杆额定行程内，可通过式(5)和式(7)―式 (10)计算
出其最大挠度、最大弯矩、最大应力值及其发生的

位置，从而得知该油缸活塞杆最大容许应力值及最

大容许挠度。 
(3) 油缸活塞杆之间的联接间隙对油缸活塞杆

的压弯稳定有一定的影响，考虑到机械加工的精度

较高(间隙量：2mm―6mm)，这种影响不是很大。
文中算例间隙量为 4mm，对活塞杆总挠度的影响只
有 17.4%。 

(4) 水平或倾斜作业的大型液压启闭机油缸活
塞杆受联接间隙和自重的影响，在自然非工作状态

下会产生较大的弯曲挠度，这种挠度并非破坏性

的，油缸活塞杆仍然可以承受较大的工作压力。 
(5) 现行《水电水利工程启闭机设计规范》[6]

规定：有附加弯矩的作用下的活塞抗压稳定性复核

按
2.5

s
LP A σ

φ =  
 

进行计算。由于油缸刚度远大于

活塞杆，也可以将活塞杆视为两端铰支等截面杆来

考虑其临界荷载：
2

1 1
2

π
2.5 2.5 ( )

cr
L

P E IP
Lµ

= =
×

。这两种

计算方法由于没有考虑缸活塞杆自重对杆件的横

向影响，与实际情况不符、存在明显缺陷。 
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