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摘要: 大吨位液压模锻锤由于系统工作压力高、 流量大、 工作条件恶劣, 导致系统振动严重、 打击频次低、 打击能量不精确,
且回程速度较大、 撞缸现象严重。 以 CDKA 系列 400

 

kJ 对击锤为研究对象, 通过动力学分析, 构造了优化目标评价函数模型,
选取多组值对压强 P、 液压缸无杆腔直径 D 和联动油缸直径 d4 这 3 个重要参数进行了仿真研究, 并优化了对击锤高压大流量

液压系统参数。 结果表明: 最优的参数组合为 P= 17
 

MPa、 D=Φ300
 

mm 和 d4 =Φ60
 

mm, 提高了打击频次, 达到 55 次·min-1

以上, 稳定了打击能量, 降低了回程的最终速度, 低至 1. 86
 

m·s-1 , 减小了振动程度。
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Abstract:
 

Due
 

to
 

the
 

high
 

working
 

pressure
 

large
 

flow
 

rate
 

and
 

harsh
 

working
 

conditions
 

of
 

the
 

large-tonnage
 

hydraulic
 

die
 

forging
 

hammer,
 

the
 

system
 

vibrates
 

serious,
 

the
 

strike
 

frequency
 

is
 

low,
 

the
 

striking
 

energy
 

is
 

inaccurate,
 

and
 

the
 

return
 

speed
 

is
 

relatively
 

high,
 

resulting
 

in
 

serious
 

cylinder
 

collision
 

phenomenon.
 

Therefore,
 

for
 

CDKA
 

series
 

400
 

kJ
 

counterblow
 

hammer,
 

the
 

optimization
 

tar-
get

 

evaluation
 

function
 

model
 

was
 

constructed
 

by
 

dynamic
 

analysis,
 

and
 

multiple
 

sets
 

of
 

values
 

were
 

selected
 

for
 

simulation
 

research
 

on
 

three
 

important
 

parameters
 

of
 

pressure
 

P,
 

rodless
 

cavity
 

of
 

hydraulic
 

cylinder
 

D
 

and
 

linkage
 

cylinder
 

diameter
 

d4 ,
 

and
 

the
 

parameters
 

of
 

high-pressure
 

and
 

large-flow
 

rate
 

hydraulic
 

system
 

for
 

counterblow
 

hammer
 

were
 

optimized.
 

The
 

results
 

show
 

that
 

the
 

optimized
 

parame-
ters

 

conbination
 

is
 

P= 17
 

MPa, D=Φ300
 

mm, d4 =Φ60
 

mm.
 

The
 

strike
 

frequency
 

is
 

improved
 

of
 

55
 

times
 

per
 

min,
 

the
 

strike
 

energy
 

is
 

stabilized,
 

the
 

final
 

speed
 

of
 

return
 

stroke
 

is
 

reduced
 

of
 

1. 86
 

m·s-1 ,
 

and
 

the
 

degree
 

of
 

vibration
 

is
 

reduced.
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　 　 模锻锤作为各种锻压设备的先驱, 从 20 世纪

50 年代开始根据生产的需要对锻锤打击能量的要求

不断提高, 同时, 随着液压技术的成熟, 400
 

kJ 以

下的大吨位模锻锤驱动方式逐渐从蒸汽、 空气驱动

向液压驱动转变, 锤击特性也大多为无砧座对击

锤[1-2] 。 近年来, 大吨位对击式液压模锻锤已成为

锻造工业适应性较强的现代化的高效、 节能、 高精

度、 高可靠和环保型精密锻造设备[3-4] 。 但我国的

大吨位对击式液压模锻锤存在着很多需要改进的地

方, 最为重要的问题在于: (1) 由于锻锤吨位大、
工作压强高、 振动严重, 所以, 要在满足打击要求

的情况下尽可能地减小工作时的系统压强, 这不仅

可以减小管路中的冲击和振动, 还可以减小对液压

站的要求; (2) 锤头速度变化控制不精确造成了打

击能量不精确, 打击能量不足会造成加工不成形,



　 　

次品率高, 打击能量过高时, 多余的能量不仅会产

生很大的噪音而且会极大地影响设备和模具的寿

命[5] ; (3) 在回程时, 回程速度过大会出现撞缸的

现象, 同时速度越大对减速和缓冲装置要求越高,
因此, 要尽可能减小锤头的回程速度。

 

为了改善上述存在的问题, 研究人员从 3 个方

面进行了研究: (1) 对对击锤结构的研究, 研究人

员通过提出多种模锻锤的结构、 不同的上下锤头驱

动方式和原理图以改善在打击过程中的振动情

况[6-8] ; (2) 对打击能量测量方案的研究, 通过设

计打击参数采集存储系统以及相应的外围硬件, 使

得使用者可以准确检测到打击能量, 解决测量不便

的难题[9] ; (3) 对锤杆机架受力分析的研究, 通过

建模仿真分析了锤杆和机架的静态特性和动力学瞬

态响应特性, 为机架结构的改进和锤头锤杆连接方

式的完善提供了可靠的理论依据, 从而减小了锤击

振动引起的锤杆机架破坏[10-11] 。 但这些研究主要是

针对较低吨位的模锻锤, 当吨位达到 400
 

kJ 以上

时, 系统压强变大, 打击能量变得更不精确, 通过

改变结构已不能从根本上改善对击锤的性能和减轻

锤杆机架的破坏, 同时, 振动更加严重, 测速装置

也无法安装。 因此, 需要通过完善对击锤的设计过

程, 对设计参数进行优化, 从而使其在满足打击能

量的前提下尽量减小系统工作的压强, 精确打击能

量, 在此基础上, 同时尽可能地提高打击频次, 降

低锤头的回程速度。
本文以 400

 

kJ 对击锤为例进行了理论分析, 确

定了液压缸压强、 联动油缸压强和锤头回程速度变

化曲线, 探索了影响对击锤性能的重要参数, 构造

了优化目标评价函数模型, 通过仿真分析对压强、
液压缸无杆腔直径和联动油缸直径 3 个参数进行了

优化, 得出了在满足打击能量的前提下, 回程速度

和振动程度更小、 打击频次和打击能量稳定性更高

的参数组合, 从而有效地解决了上述存在的问题。

1　 主机结构与工作原理

该 400
 

kJ 对击式模锻锤的主机结构如图 1 所

示, 包括机架部分、 工作部分、 驱动装置和操作控

制系统 4 个部分。 其驱动方式为全液压驱动, 上下

锤头的联动通过联动油缸实现, 对击时上下锤头为

等动量等速对击。 图 2 为液压原理图, 其中 Y1 ~ Y4
为开关, 打击时, 驱动装置通过差动回路使上锤头

向下运动, 双联动油缸内的油液受挤压进入单联动

图 1　 主机结构

1. 液压缸　 2. 油箱　 3. 上锤头　 4. 联动杆　 5. 联动油缸

6. 下锤头　 7. 支撑杆　 8. 底座　 9. 缓冲气囊　 10. 侧架

11. 下锤头模具　 12. 上锤头模具

Fig. 1　 Host
 

structure

图 2　 液压原理图

1. 主打击阀　 2. 储能器　 3. 安全阀　 4. 联动油缸

5. 下锤头系统　 6. 上锤头系统　 7. 液压缸

Fig. 2　 Diagram
 

of
 

hydraulic
 

principle

油缸, 从而推动下锤头向上运动实现对击; 回程时,
上锤头液压缸无杆腔接油箱, 驱动装置使上锤头向

上运动, 单联动油缸内油液流回双联动油缸, 下锤

头受重力和油缸吸力作用向下运动。

2　 动力学分析

为了使对击锤在满足打击能量时其余各方面性

能得到优化, 先对其进行动力学分析, 得出对击锤

液压缸压强、 联动油缸压强和锤头速度的变化方程,
从而找出影响性能的重要参数再进行优化[12] 。 在进

行受力和运动分析时因蓄能器主要起到节能和缓冲

的作用, 因此, 暂不考虑蓄能器的存在。
上锤头部分受力情况如图 3a 所示, 主要受活塞

杆对其向下的作用力, 上锤头与导轨、 活塞与液压
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图 3　 锤头受力图

(a) 上锤头　 (b) 下锤头

Fig. 3　 Force
 

diagrams
 

of
 

hammer
 

heads
 

(a) Upper
 

hammer
 

head　 (b)
 

Lower
 

hammer
 

head

缸、 活塞杆与密封套、 联动杆与密封圈等处的摩擦

力, 上锤头部分的重力以及联动油缸的阻力, 运动

方程为:
F0 + G1 - F f1 - F3 = m1a1 (1)

式中: F0 为液压缸输出力, N; G1 为上锤头部分的

重力, N; F f1 为上锤头部分各处的摩擦力, N; F3 为

联动油缸作用于上锤头上的力, N; m1 为上锤头部分

的质量, kg; a1 为上锤头部分的加速度, (m·s-1)。
联动油缸作用于上锤头的力为:

F3 = PcA3 (2)
式中: Pc 为联动油缸压强, MPa; A3 为联动油缸与

上锤头的接触面积。
下锤头部分受力情况如图 3b 所示, 主要受联动

缸的推力, 下锤头部分与导轨之间的摩擦阻力以及

下锤头系统的自身重力, 运动方程为:
F4 - G2 - F f2 = m2a2 (3)

式中: F4 为联动油缸作用于下锤头的力, N; G2 为

下锤头部分的重力, N; F f2 为下锤头部分各处的摩

擦力, N; m2 为下锤头部分的质量, kg; a2 为下锤

头部分的加速度, (m·s-1)。
联动油缸作用于下锤头的力为:

F4 = PcA4 (4)
式中: A4 为联动油缸与下锤头的接触面积。

打击时, 液压缸输出力为:
F0 = P1A1 - P2A2 (5)

　 　 其中:
P1 = P - P管损 - P阀损 (6)

P2 = P - P管损 (7)
式中: P1 为液压缸无杆腔压强; P2 为液压缸有杆

腔压强; A1 为液压缸无杆腔面积; A2 为液压缸有

杆腔面积; P 为泵出口压强; P管损为从泵到主打击

阀前的压强损失; P阀损为打击阀前到阀后的压强损

失。
回程时, 液压缸输出力为:

F0 = P2A2 - P1A1 (8)
 

　 　 其中:
P1 = P阀损 (9)

P2 = P - P管损 (10)
　 　 在考虑管路损失时, 需要根据使用场地的具体

情况以及管路的具体布置情况来确定。 本文结合实

例, 设置管路长度为 10
 

m, 管径为 Φ150
 

mm, 其中

水平安装的管路长度为 6
 

m, 竖直安装的管路长度

为 4
 

m, 设置 3 个 90°的接头, 直径也为 Φ150
 

mm,
3 个接头的间隔相距较远, 两个局部阻力区域的管

路可以让油液稳定下来, 溢流阀流量压力梯度为

10000
 

L·(min·MPa) -1, 则:

P管损 = ∑P沿损 + ∑P局损 =

∑λ· l
d

·ρv2

2
+ ∑ξ·ρv2

2
(11)

P = P溢流 +
Q溢流

1000
+ ρgh (12)

式中: P沿损为液压油的沿程压强损失; P局损为液压

油的局部压强损失; λ 为沿程阻力系数; ξ 为局部

阻力系数; v 为油液的平均流速; l 为管路长度; d
为管路内径; h 为竖直安装管路的长度; ρ 为液压油

的密度; g 为重力加速度; P溢流
 为安全阀的设定压

强; Q溢流为通过安全阀的油液流量。
整个过程中流量关系为:

Q阀 = Q上腔 = CdA
2P阀损

ρ
= A1V (13)

Q溢流 = Q泵 - Q管路 (14)

Q管路 = v × πd2

4
(15)

式中: Q阀 为通过主打击阀的流量; Q上腔为通过液压

缸无杆腔的流量; Cd 为主控制阀阀口流量系数; A
为主控制阀阀口面积; V 为锤头速度; Q泵 为液压泵

流出的油液流量; Q管路为管路中的油液流量。
在打击时, 上腔的流量一部分通过管路、 主打

击阀来自液压泵,
 

另一部分通过主打击阀来自下腔,
则:

Q管路 = Q上腔 - Q下腔 = A1V - A2V (16)
式中: Q下腔为通过液压缸有杆腔的流量。
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在回程时, 上腔的流量通过主打击阀流回油箱,
则:

Q管路 = Q下腔 = A2V (17)
　 　 由于该对击锤为等动量对击, 上下锤头跳动量

相等, 因此, A3 = A4、 a1 = a2; 打击时, 锤头速度

V =∫t

0
a1dt, t 为打击的时间; 回程时, 锤头速度 V =

V′ +∫t

0
a1dt, 其中 V′为碰撞后的回程速度。

联立以上各式可以得出, 打击时, 锤头速度、 液

压缸有无杆腔的压强、 联动油缸压强随时间的变化为:

V =

D″ - 2tan
arctan D″

2F
F

- t
m1 + m2

( ) × F
é

ë

ê
ê
ê

ù

û

ú
ú
ú
× F

2C
(18)

P1 = P溢流 +
Q泵

1000
-
A1 - A2

1000
× V - B + C( ) × V2

(19)

P2 = P溢流 +
Q泵

1000
-
A1 - A2

1000
× V - BV 2 (20)

Pc = 1
2A3

P1A1 - P2A2 + m1g - μm1g + m2g + μm2g( )

(21)
式中: μ 为 锤 头 受 到 摩 擦 力 的 摩 擦 因 数; B =
8λlρ(A1 - A2) 3

π 2d5
+

8ξρ(A1 - A2) 3

π 2d4 ; C =
ρA1

3

2C2
dA2 ;

 

D″ =

(A1 - A2) 2

1000
;

 

E = (P溢流 +
Q泵

1000
+ ρgh)(A1 - A2) -

F f1 - F f2; F = (B + C)E - D″2

4
。

在回程时, 锤头速度、 液压缸有无杆腔的压强、
联动油缸压强随时间的变化为:

V =

- D′+2tan arctan

D′
2
+C′V′

2F′
F′

- t
m1 +m2

( ) × F′

é

ë

ê
ê
ê
êê

ù

û

ú
ú
ú
úú

× F′

2C′

(22)
P1 = C′ × V2 (23)

P2 = P溢流 +
Q泵

1000
-

A2

1000
× V - B′V2 (24)

Pc = 1
2A3

(P1A1 -P2A2 +m1g +μm1g +m2g - μm2g)

(25)

式中: B′ =
8λlρA2

3

π2d5 +
8ξρA2

3

π2d4 ; C′ =
ρA1

3

2C2
dA2 ; D′ =

A2
2

1000
;

E′ = F f1 + F f2 - P溢流+
Q泵

1000
+ρgh( ) A2;

 

F′ =

(B′+C′) E′-D′
2

4
。

3　 仿真优化

3. 1　 优化模型建立

模锻锤的性能评价指标主要包括: 打击频次、
打击能量、 回程速度、 能量稳定性和振动程度等。
从上述的分析中可得出, 影响打击频次和回程速度

的主要参数为压强、 液压缸有无杆腔面积差和无杆

腔面积, 但无杆腔面积影响很小, 因此不予考虑。
从压强的变化方程可以看出, 联动油缸压强为一条

平稳变化的曲线, 但因为在整个对击过程中, 联动

油缸内的油液需要在单联动油缸与双联动油缸之间

通过管路往复流动, 而且流量也随着锤头速度的变

化而变化, 所以, 必须设计合理的管路直径, 使油

液在任一时刻均可以平稳顺畅地在单联动油缸和双

联动油缸之间流动, 否则会引起联动油缸压强波动,
导致锤头速度未能按照理论值变化, 未达到精确控制

打击能量的目的, 因此, 影响能量稳定性的参数为联

动油缸直径[13] 。 对于振动的分析仅考虑由于压强和

多余打击能量带来的振动, 即影响振动的参数为打击

速度和系统压强。 所以, 需要优化的参数为系统压强

P (泵出口压强)、 液压缸有无杆腔面积差 A1 -A2 和

联动油缸直径 d4, 以系统振动 O、 单次打击时间 T、
回程最终 (最大) 速度 V′max 和能量稳定性 S 为目标,
构造优化的目标评价函数 F(P, D, d4) 模型为:
F(P, D, d4) = (minO, minT, minV′max, maxS)

(26)
式中: D 为液压缸无杆腔直径。

因为所有的参数取值均已确定, 因此, 在下文

的优化中搭建仿真模型进行仿真分析, 通过对仿真

结果的比较得出更合理的参数组合[14] 。
3. 2　 仿真模型搭建与参数确定

主打击阀的先导阀芯为手动控制, 在建模中为

了方便, 采用电控, 不影响仿真结果。
因上锤头要与双联动油缸连接, 相当于和两个

液压缸相连, 因此, 为了解决这一问题在建模时将

上锤头部分分为质量相等的两部分, 用两个质量为
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23000
 

kg 的质量块代替, 将液压缸也用两个小的液

压缸来等效代替, 参数确定如下:
π
4
D2 = 2 × π

4
× D2

1 (27)

π
4
d2 = 2 × π

4
× d2

1 (28)

式中: D1 为等效小液压缸无杆腔直径; d1 为等效小

液压缸活塞直径。
联动油缸的有杆腔是直接通大气的, 建模中因

元件库无液气混合的液压缸, 因此, 设置联动油缸

时, 有杆腔接油箱, 管路设置为长度足够短、 直径

足够大。
锤头碰撞过程的作用反力通过两个电信号来模

拟, 具体值的确定, 需要考虑试件的材料与尺寸参

数。 试件的材料根据加工工件的不同而不同, 本文

选用纯度大于 99. 9%的电解紫铜棒, 牌号为 T1 或

T2, 其为用来检测液压锤打击能量的常用材料。 具

体尺寸按照检测不同吨位液压锤打击能量的试件尺

寸参考数值, 选用 2 根直径为 Φ90
 

mm、 高度为

135
 

mm 的试件。 在试件的变形过程中, 试件在瞬时

冲击作用下发生弹塑性变形, 考虑作用反力时需要

考虑试件的本构关系, 是非常复杂的, 本研究不考

虑具体加工工件类别, 试件也为自选, 精度并不需

要很高, 而且试件在变形过程中塑性变形吸收的能

量远远超过弹性变形部分吸收的能量, 因此, 为了

简化, 将弹性变形部分略去, 采用刚性线性强化模

型, 从而得出锤头下落过程中受到的作用反力 f(x)

为:

f(x) =
0, x < 632. 5
c1(x - 665. 75) + R0, x ≥ 632. 5{ 　 (29)

式中: c1 为试件的强化系数; R0 为试件的流动极

限;
 

x 为锤头的跳动量。
最后, 对于需要优化的参数进行取值。 压强选

择 16、 17 和 18
 

MPa 这 3 个值。 在改变液压缸有无

杆腔面积差时需要考虑活塞杆的强度要求, 其材料

选择 45 钢。 根据经验可知, 打击能量为 400
 

kJ 时,
直径要大于 Φ250

 

mm, 取活塞杆直径为 Φ266
 

mm,
液压缸无杆腔直径选择Φ290、 Φ300

 

和Φ310
 

mm 这

3 个值, 联动油缸直径选择 Φ50、 Φ60、 Φ70 和

Φ80
 

mm 这 4 个值。 由管路的具体情况与无蓄能器

时流量和压强随时间的变化曲线, 同时结合蓄能器

的最大作用是节能和缓冲, 所以, 这里仅给出 1 组

取值, 并不进行参数优化。 主要考虑蓄能器充气压

强和工作压强, 根据工作的液压原理图 (图 2), 选

择工作压强 P工作 = P-P管损min = 17. 9
 

MPa, 充气压强

P充气 = 0. 8P工作 = 14. 3
 

MPa, 其中 P管损min 为液压油在

管路流动中损失的压强最小值。
仿真模型如图 4 所示。

图 4　 对击式液压模锻锤仿真模型

Fig. 4　 Simulation
 

model
 

of
 

counterblow
 

hydraulic
 

die
 

forging
 

hammer

3. 3　 仿真优化与结果分析对比

在参数优化时, 为了更好地进行比较, 按照空

载进行仿真优化, 得出最优解后再输入作用反力得

出打击的真实情况。 分析可得出, 压强和液压缸无

杆腔直径需同时优化, 联动油缸直径单独优化。
进行一次锤头下落上升的仿真, 先同时优化压强

和液压缸无杆腔的直径, 图 5~图 7 分别为压强为 16、
17

 

和 18
 

MPa 时, 直径为 Φ290、 Φ300 和Φ310
 

mm
时的速度曲线, 观察数据判断打击能量是否可以达

到要求。

图 5　 直径为 Φ290
 

mm 时的速度曲线

Fig. 5　 Speed
 

curves
 

at
 

diameter
 

of
 

Φ290
 

mm

由于上、 下锤头系统的重量各为 46×103
 

kg, 取

恢复系数为 0. 3、 机械效率为 0. 845, 由动能和动量

定理得出打击能量为 400
 

kJ 时锤头碰撞前速度应达

到 3. 363
 

m·s-1。 从速度曲线得出满足打击速度要

求的共有 6 组, 各组的压强和液压缸无杆腔直径
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图 6　 直径为 Φ300
 

mm 时的速度曲线

Fig. 6　 Speed
 

curves
 

at
 

diameter
 

of
 

Φ300
 

mm

图 7　 直径为 Φ310
 

mm 时的速度曲线

Fig. 7　 Speed
 

curves
 

at
 

diameter
 

of
 

Φ310
 

mm

取值以及得到的打击和回程的最后速度如表 1 所示。

表 1　 不同压强和液压缸无杆腔直径下的速度对比

Table
 

1　 Comparison
 

of
 

velocity
 

under
 

different
 

pressures
 

and
 

hydraulic
 

cylinder
 

rodless
 

cavity
 

diameters

泵出口压强

P / MPa
液压缸无杆腔

直径 D / mm

打击的最后

速度 / (m·s-1 )

回程的最后

速度 / (m·s-1 )

16 Φ290 3. 375 1. 536

17 Φ290 3. 409 1. 603

17 Φ300 3. 380 1. 896

18 Φ290 3. 567 1. 639

18 Φ300 3. 537 1. 932

18 Φ310 3. 479 2. 182

剩下的 3 组数据, 打击速度无法达到 3. 363
 

m·s-1。
图 8 ~ 图 10 为压强为 16、 17 和 18

 

MPa 时,
直径分别为 Φ290、 Φ300 和 Φ310

 

mm 时的位移

曲线图, 观察数据判断打击频次是否可以达到要

求。

图 8　 压强为 16
 

MPa 时的位移曲线

Fig. 8　 Displacement
 

curves
 

at
 

pressure
 

of
 

16
 

MPa

图 9　 压强为 17
 

MPa 时的位移曲线

Fig. 9　 Displacement
 

curves
 

at
 

pressure
 

of
 

17
 

MPa

图 10　 压强为 18
 

MPa 时的位移曲线

Fig. 10　 Displacement
 

curves
 

at
 

pressure
 

of
 

18
 

MPa

目前, 市面上 400
 

kJ 的对击锤打击频次可以达

到 45 次·min-1, 从位移曲线得出, 打击频次可以

达到 45 次的参数组合有 7 组, 各组的压强和液压缸

无杆腔直径取值以及相应的完成一次打击所需时间

如表 2 所示。
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表 2　 不同压强和液压缸无杆腔直径下的单次打击时间对比

Table
 

2　 Comparison
 

of
 

single
 

strike
 

time
 

under
 

different
 

pressures
 

and
 

hydraulic
 

cylinder
 

rodless
 

cavity
 

diameters

泵出口压强 P /
MPa

液压缸无杆腔

直径 D / mm
完成一次打击所需

时间 / s

16 Φ300 1. 23

16 Φ310 1. 16

17 Φ300 4. 19

17 Φ310 1. 08

18 Φ290 1. 27

18 Φ300 4. 15

18 Φ310 1. 07

剩余两组数据, 打击频次未达到 45 次。 此处完

成一次打击所需时间均是不考虑回程时的减速和缓

冲装置的, 实际中为了减小对液压缸的撞击, 减小

振动, 减速和缓冲装置是必不可少的, 实际完成一

次打击所需的时间也会略高于此处的仿真值。
通过以上的数据分析可得, 满足打击能量和打

击频次要求的数据共有 4 组: P = 17
 

MPa、 D =
Φ300

 

mm; P= 18
 

MPa、 D=Φ290
 

mm; P = 18
 

MPa、
D=Φ300

 

mm; P= 18
 

MPa、 D=Φ310
 

mm。 根据优化

目标对 4 组数据的结果进行比较, 首先, 考虑振动

情况, 根据压强越大振动越大、 多余能量越多振动

越大, 可得 4 组数据的振动从小到大为: P =
17

 

MPa、 D=Φ300
 

mm<P = 18
 

MPa、 D =Φ310
 

mm<
P= 18

 

MPa、 D = Φ300
 

mm < P = 18
 

MPa、 D =
Φ290

 

mm。 其次, 考虑回程的最终速度, 回程最终

速度越大, 对液压缸的撞击越大, 对减速和缓冲装

置提出的要求越高, 4 组数据回程最终速度从小到

大为: P= 18
 

MPa、 D = Φ290
 

mm<P = 17
 

MPa、 D =
Φ300

 

mm<P = 18
 

MPa、 D = Φ300
 

mm <P = 18
 

MPa、
D=Φ310

 

mm。 最后, 考虑单次打击时间, 单次打击

时间越短, 锤的打击频次越高、 效率越高, 4 组数

据单次打击时间从小到大为: P = 18
 

MPa、 D =
Φ310

 

mm, P= 18
 

MPa、 D=Φ300
 

mm, P = 17
 

MPa、
D=Φ300

 

mm, P= 18
 

MPa、 D=Φ290
 

mm。
  

从上述的分析中可知, 3 目标优化无绝对最优

解, 因此, 在选择参数组合时可以根据实际要求设

置目标权重系数, 运用线性加权法进行整体最优计

算, 来选取最优参数组合[15] 。 此处根据实际情况确

定振动程度、 回程最终速度和单次打击时间 3 目标

权重系数 W = 2
3

, 1
6

, 1
6( ) , 计算得到整体最优的

参数组合为 P= 17
 

MPa、 D=Φ300
 

mm。

考虑联动油缸直径对速度变化稳定性的影响,
图 11 ~ 图 15 分别为直径为 Φ50、 Φ60、 Φ70、 Φ80
和 Φ90

 

mm 这 5 个值时, 联动油缸内压强的变化图,
比较其振动程度。 联动油缸内的压强不能按照理论

计算值变化, 其主要原因在于: 下锤头的运动是依

靠联动油缸随上锤头运动而运动的, 上锤头速度不

断变化时, 联动油缸内的油液并不能及时、 顺畅地

在单联动油缸和双联动油缸之间来回流动, 从图

11 ~图 15 中也可以看出, 不论联动油缸直径如何取

值, 压强均存在明显的波动。

图 11　 直径为 Φ50
 

mm 时联动油缸压强变化曲线

Fig. 11　 Pressure
 

change
 

curve
 

of
 

linkage
 

cylinder
 

at
 

diameter
 

of
 

Φ50
 

mm

图 12　 直径为 Φ60
 

mm 时联动油缸压强变化曲线

Fig. 12　 Pressure
 

change
 

curve
 

of
 

linkage
 

cylinder
 

at
diameter

 

of
 

Φ60
 

mm

为了使打击能量更精确, 必须准确地控制锤头

速度的变化, 这就需要联动油缸内压强变化平稳,
从图 11 ~ 图 15 中可得, 在打击过程中直径为 Φ50
和 Φ90

 

mm 时, 联动油缸压强振幅约为 120
 

MPa;
直径为 Φ60 和 Φ80

 

mm 时, 联动油缸压强振幅约为

75
 

MPa; 直径为 Φ70
 

mm 时, 联动油缸压强振幅约

为 300
 

MPa。 所以, 压强波动最小的情况为直径为
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图 13　 直径为 Φ70
 

mm 时联动油缸压强变化曲线

Fig. 13　 Pressure
 

change
 

curve
 

of
 

linkage
 

cylinder
 

at
 

diameter
 

of
 

Φ70
 

mm

图 14　 直径为 Φ80
 

mm 时联动油缸压强变化曲线

Fig. 14　 Pressure
 

change
 

curve
 

of
 

linkage
 

cylinder
 

at
diameter

 

of
 

Φ80
 

mm

图 15　 直径为 Φ90
 

mm 时联动油缸压强变化曲线

Fig. 15　 Pressure
 

change
 

curve
 

of
 

linkage
 

cylinder
 

at
diameter

 

of
 

Φ90
 

mm

Φ60 和 Φ80
 

mm 时, 根据优化目标、 为了打击能量

的精 确, 应 选 择 联 动 油 缸 管 路 直 径 为 Φ60 或

Φ80
 

mm, 但是在回程时直径为 Φ60
 

mm 的压强波

动小于直径为 Φ80
 

mm, 所以, 确定联动油缸直径

为 Φ60
 

mm。
通过上面的仿真比较, 根据优化目标得到了最

优的参数组合, 再输入作用反力得出有载打击时的

仿真结果。 图 16 ~图 19 分别为有杆及无杆腔压强变

化图、 锤头运动速度图、 锤头位移变化图和联动油

缸压强变化图。

图 16　 有、 无杆腔压强变化曲线

Fig. 16　 Pressure
 

change
 

curves
 

with
 

and
 

without
 

rod
 

cavity

图 17　 锤头运动速度曲线

Fig. 17　 Speed
 

curve
 

of
 

hammer
 

head
 

movement

图 18　 锤头位移变化曲线

Fig. 18　 Displacement
 

change
 

curve
 

of
 

hammer
 

head
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图 19　 联动油缸压强变化曲线

Fig. 19　 Pressure
 

change
 

curve
 

of
 

linkage
 

cylinder
 

由图 16 ~图 19 可得, 在锤头未接触试件之前仿

真曲线与理论计算值相同, 在试件变形过程中无杆

腔压强最大达到 27. 5
 

MPa, 有杆腔压强最大达到

24. 7
 

MPa; 锤头速度变化曲线平稳, 在碰撞前最大

速度为 3. 29
 

m·s-1, 回弹的速度为 0. 98
 

m·s-1,
回程的最大速度为 1. 86

 

m·s-1, 且无多余能量; 不

考虑回程的减速和缓冲装置时打击一次所需时间为

1. 068
 

s; 在回弹后速度有较小幅度的减小, 撞击时

联动油缸的压强瞬间增大至 21. 5
 

MPa, 然后降低至

0。 这些现象是由于撞击后油液无法得到快速补充造

成的。
将优化后性能与原 CDKA 系列模锻锤性能进行

比较, 如表 3 所示。

表 3　 性能参数对比

Table
 

3　 Comparison
 

of
 

performance
 

parameters

参数 原 CDKA 系列 优化之后

锤头系统重量 / ( ×103
 

kg) 48+52 46+46

液压站压强 / MPa 18 17

无减速装置单次打击时间 / s 1. 20 1. 07

有杆腔最高压 / MPa ≥25 24. 7

无杆腔最高压 / MPa ≥40 27. 5

联动油缸压强 / MPa 0 ~ 35 0 ~ 21. 5

回程速度 / (m·s-1 ) ≥2. 20 1. 86

从表 3 可以得出: 参数优化之后锤头系统重量

有所降低, 减少了运输成本和安装难度; 对液压站

的要求也降低至 17
 

MPa, 在满足打击能量的前提下

减小了系统的振动程度; 同时打击频次有所提高,
增加了加工效率; 减小了回程速度, 降低了对减速

装置的要求, 更大程度地避免了撞缸现象的发生,
提高了液压缸的使用寿命; 降低了在碰撞瞬间液压

缸有杆腔和无杆腔的压强, 减小了系统的振动, 降

低了因压强过大而造成锤杆断裂现象的发生趋势;
降低了联动油缸的压强变化范围, 从而使打击速度

变化更加平稳, 打击能量更为稳定。

4　 结论

(1) 通过力学和运动学分析得出锤头上升下降

过程中速度和压强的变化曲线, 确定了影响对击锤

性能的主要参数, 同时使使用者可以通过时间得出

重要参数的具体值, 解决了用传感器测量时因承受

不了碰撞产生的振动而无法获取所需值的问题, 给

使用者带来了便利。
(2) 通过目标评价函数模型的建立分析了各参

数对模锻锤整体性能的影响, 其中, 压强和液压缸

无杆腔直径共同影响打击能量、 打击频次和回程速

度, 联动油缸管路的直径影响着锤头速度变化的稳

定性, 即打击能量的稳定性。
(3) 通过 Amesim 建模仿真选取多组数据在满

足打击能量的前提下对目标进行优化, 得到了最优

的参数组合: 压强为 17
 

MPa, 液压缸无杆腔直径为

Φ300
 

mm, 联动油缸直径为 Φ60
 

mm, 此时不考虑

缓冲, 打击频次达到 55 次·min-1 以上, 回程速度

低至 1. 86
 

m·s-1, 且该参数组合可使打击能量最精

确和稳定, 系统的振动也更小。
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