
液压元件的选择与专用件设计 
    4.1 液压泵的选择 
    1）确定液压泵的最大工作压力pp

       pp≥p1+Σ p△                      （21） 
    式中 p1——液压缸或液压马达最大工作压力； 
      Σ p△ ——从液压泵出口到液压缸或液压马达入口之间总的管路损失。 Σ p△ 的准确计算

要待元件选定并绘出管路图时才能进行，初算时可按经验数据选取：管路简单、流速不大的，

取 Σ p=△ （0.2～0.5）MPa；管路复杂，进口有调阀的，取 Σ p=△ （0.5～1.5）MPa。 
    2）确定液压泵的流量QP 多液压缸或液压马达同时工作时，液压泵的输出流量应为 

QP≥K（ΣQmax）    （22） 
    式中 K——系统泄漏系数，一般取 K=1.1～1.3； 
    ΣQmax——同时动作的液压缸或液压马达的最大总流量，可从（Q-t）图上查得。对于在工
作过程中用节流调速的系统，还须加上溢流阀的最小溢流量，一般取 0.5×10-4m3/s。 
    系统使用蓄能器作辅助动力源时 

 
    式中 K——系统泄漏系数，一般取 K=1.2； 
        Tt——液压设备工作周期（s）； 
        Vi——每一个液压缸或液压马达在工作周期中的总耗油量（m3）； 
         z——液压缸或液压马达的个数。 
    3）选择液压泵的规格 根据以上求得的pp和Qp值，按系统中拟定的液压泵的形式，从产品

样本或本手册中选择相应的液压泵。为使液压泵有一定的压力储备，所选泵的额定压力一般

要比最大工作压力大 25%～60%。 
    4）确定液压泵的驱动功率 在工作循环中，如果液压泵的压力和流量比较恒定，即（p-t）、
（Q-t）图变化较平缓，则 

 
    式中 pp——液压泵的最大工作压力（Pa）； 
         QP——液压泵的流量（m3/s）； 
        ηP——液压泵的总效率，参考表 9选择。 

表 9液压泵的总效率 

液压泵类型 齿轮泵 螺杆泵 叶片泵 柱塞泵 

总效率 0.6～0.7 0.65～0.80 0.60～0.75 0.80～0.85 

    限压式变量叶片泵的驱动功率，可按流量特性曲线拐点处的流量、压力值计算。一般情况
下，可取pP=0.8pPmax，QP=Qn，则 

 



    式中 ——液压泵的最大工作压力（Pa）； 

            ——液压泵的额定流量（m3/s）。 

    在工作循环中，如果液压泵的流量和压力变化较大，即（Q-t），（p-t）曲线起伏变化较大，
则须分别计算出各个动作阶段内所需功率，驱动功率取其平均功率 

 

    式中 t1、t2、…tn——一个循环中每一动作阶段内所需的时间（s）； 
         P1、P2、…Pn——一个循环中每一动作阶段内所需的功率（W）。 
    按平均功率选出电动机功率后，还要验算一下每一阶段内电动机超载量是否都在允许范围
内。电动机允许的短时间超载量一般为 25%。 
    4.2 液压阀的选择 
    1）阀的规格，根据系统的工作压力和实际通过该阀的最大流量，选择有定型产品的阀件。
溢流阀按液压泵的最大流量选取；选择节流阀和调速阀时，要考虑最小稳定流量应满足执行

机构最低稳定速度的要求。 
    控制阀的流量一般要选得比实际通过的流量大一些，必要时也允许有 20%以内的短时间
过流量。 
    2）阀的型式，按安装和操作方式选择。 
    4.3 蓄能器的选择 
    根据蓄能器在液压系统中的功用，确定其类型和主要参数。 
    1）液压执行元件短时间快速运动，由蓄能器来补充供油，其有效工作容积为 

 

    式中 A——液压缸有效作用面积（m2）； 
         l——液压缸行程（m）； 
         K——油液损失系数，一般取 K=1.2； 
        QP——液压泵流量（m3/s）； 
         t——动作时间（s） 
    2）作应急能源，其有效工作容积为： 

 

    式中 ——要求应急动作液压缸总的工作容积（m3）。 

    有效工作容积算出后，根据第 8章中有关蓄能器的相应计算公式，求出蓄能器的容积，再
根据其他性能要求，即可确定所需蓄能器。 
    4.4 管道尺寸的确定 
    （1）管道内径计算 



 

    式中  Q——通过管道内的流量（m3/s）； 
         υ——管内允许流速（m/s），见表 10。 
    计算出内径 d后，按标准系列选取相应的管子。 
    （2）管道壁厚 δ的计算 

 
表 10 允许流速推荐值 

管道 推荐流速/（m/s） 

液压泵吸油管道 0.5～1.5，一般常取 1以下 

液压系统压油管道 3～6，压力高，管道短，粘度小取大值 

液压系统回油管道 1.5～2.6 

    式中 p——管道内最高工作压力（Pa）； 
         d——管道内径（m）； 

       [σ]——管道材料的许用应
力（Pa），[σ]= 

； 

       σb——管道材料的抗拉强度（Pa）； 
       n——安全系数，对钢管来说，p＜7MPa时，取 n=8；p＜17.5MPa时，取 n=6；p＞17.5MPa
时，取 n=4。 
    4.5 油箱容量的确定 
    初始设计时，先按经验公式（31）确定油箱的容量，待系统确定后，再按散热的要求进行
校核。 
    油箱容量的经验公式为 

V=αQV           （31） 
    式中 QV——液压泵每分钟排出压力油的容积（m3）； 
         α——经验系数，见表 11。 

表 11  经验系数 α 

系统类型 行走机械 低压系统 中压系统 锻压机械 冶金机械 

α 1～2 2～4 5～7 6～12 10 

    在确定油箱尺寸时，一方面要满足系统供油的要求，还要保证执行元件全部排油时，油箱
不能溢出，以及系统中最大可能充满油时，油箱的油位不低于最低限度。 

液压系统性能验算 
    液压系统初步设计是在某些估计参数情况下进行的，当各回路形式、液压元件及联接管路
等完全确定后，针对实际情况对所设计的系统进行各项性能分析。对一般液压传动系统来说，

主要是进一步确切地计算液压回路各段压力损失、容积损失及系统效率，压力冲击和发热温

升等。根据分析计算发现问题，对某些不合理的设计要进行重新调整，或采取其他必要的措



施。 

    5.1 液压系统压力损失 
    压力损失包括管路的沿程损失 p△ 1，管路的局部压力损失 p△ 2和阀类元件的局部损失 p△ 3，

总的压力损失为 
p= p△ △ 1+ p△ 2+ p△ 3          （32） 

            （33） 

               （34） 

    式中 l——管道的长度（m）； 
         d——管道内径（m）； 
        υ——液流平均速度（m/s）； 
        ρ——液压油密度（kg/m3）； 
        λ——沿程阻力系数； 
        ζ——局部阻力系数。 
    λ、ζ的具体值可参考第 2章有关内容。 

 
    式中  Qn——阀的额定流量（m3/s）； 
           Q——通过阀的实际流量（m3/s）； 
        p△ n——阀的额定压力损失（Pa）（可从产品样本中查到）。 
    对于泵到执行元件间的压力损失，如果计算出的 p△ 比选泵时估计的管路损失大得多时，

应该重新调整泵及其他有关元件的规格尺寸等参数。 
    系统的调整压力 

pT≥p1+ p△                      （36） 
    式中 pT——液压泵的工作压力或支路的调整压力。 
    5.2 液压系统的发热温升计算 
    5.2.1 计算液压系统的发热功率 
    液压系统工作时，除执行元件驱动外载荷输出有效功率外，其余功率损失全部转化为热量，
使油温升高。液压系统的功率损失主要有以下几种形式： 
    （1）液压泵的功率损失 

 
    式中 Tt——工作循环周期（s）； 
         z——投入工作液压泵的台数； 
       Pri——液压泵的输入功率（W）； 
      ηPi——各台液压泵的总效率； 
        ti——第i台泵工作时间（s）。 



    （2）液压执行元件的功率损失 

 
    式中 M——液压执行元件的数量； 
       Prj——液压执行元件的输入功率（W）； 
       ηj——液压执行元件的效率； 
        tj——第j个执行元件工作时间（s）。 
    （3）溢流阀的功率损失 

                    （39） 

    式中 py——溢流阀的调整压力（Pa）； 
         Qy——经溢流阀流回油箱的流量（m3/s）。 
    （4）油液流经阀或管路的功率损失 

Ph4= pQ△                        （40） 
    式中 p△ ——通过阀或管路的压力损失（Pa）； 
           Q——通过阀或管路的流量（m3/s）。 
    由以上各种损失构成了整个系统的功率损失，即液压系统的发热功率 

Phr=Ph1+ Ph2+ Ph3+Ph4           （41） 
    式（41）适用于回路比较简单的液压系统，对于复杂系统，由于功率损失的环节太多，一
一计算较麻烦，通常用下式计算液压系统的发热功率 

Phr=Pr-Pc                      （42） 
    式中Pr是液压系统的总输入功率，PC是输出的有效功率。 

 

 
    其中 Tt——工作周期（s）； 
    z、n、m——分别为液压泵、液压缸、液压马达的数量； 
pi、Qi、ηPi——第i台泵的实际输出压力、流量、效率； 
          ti——第i台泵工作时间（s）； 
TWj、ωj、tj——液压马达的外载转矩、转速、工作时间（N·m、rad/s、s）； 
     FWi、si——液压缸外载荷及驱动此载荷的行程（N·m）。 
    5.2.2 计算液压系统的散热功率 
    液压系统的散热渠道主要是油箱表面，但如果系统外接管路较长，而且用式（41）计算发
热功率时，也应考虑管路表面散热。 

Phc=（K1A1+K2A2） T△             （45） 
    式中 K1——油箱散热系数，见表 12； 
         K2——管路散热系数，见表 13； 



     A1、A2——分别为油箱、管道的散热面积（m2）； 
        T△ ——油温与环境温度之差（℃）。 

表 12  油箱散热系数K1     （W/（m2·℃）） 

冷却条件 K1

通风条件很差 8～9 

通风条件良好 15～17 

用风扇冷却 23 

循环水强制冷却 110～170 

表 13 管道散热系数K2      （W/（m2·℃）） 

管道外径/m 
风速/m·s-1

0.01 0.05 0.1 

0 8 6 5 

1 25 14 10 

5 69 40 23 

    若系统达到热平衡，则Phr=Phc，油温不再升高，此时，最大温差 

 
    环境温度为T0，则油温T=T0+ T△ 。如果计算出的油温超过该液压设备允许的最高油温（各

种机械允许油温见表 14），就要设法增大散热面积，如果油箱的散热面积不能加大，或加大
一些也无济于事时，需要装设冷却器。冷却器的散热面积 

表 14 各种机械允许油温（℃） 

液压设备类型 正常工作温度 最高允许温度 

数控机床 30～50 55～70 

一般机床 30～55 55～70 

机车车辆 40～60 70～80 

船舶 30～60 80～90 

冶金机械、液压机 40～70 60～90 

工程机械、矿山机械 50～80 70～90 

 
    式中 K——冷却器的散热系数，见本篇第 8章液压辅助元件有关散热器的散热系数； 
      t△ m——平均温升（℃）， 

 

     T1、T2——液压油入口和出口温度； 
     t1、t2——冷却水或风的入口和出口温度。 
    5.2.3 根据散热要求计算油箱容量 
    式（46）是在初步确定油箱容积的情况下，验算其散热面积是否满足要求。当系统的发热



量求出之后，可根据散热的要求确定油箱的容量。 
    由式（46）可得油箱的散热面积为 

 
    如不考虑管路的散热，式（48）可简化为 

 
    油箱主要设计参数如图 3所示。一般油面的高度为油箱高 h的 0.8倍，与油直接接触的表
面算全散热面，与油不直接接触的表面算半散热面，图示油箱的有效容积和散热面积分别为 

 

图 3  油箱结构尺寸 
V=0.8αbh                   （50） 

A1=1.6h（α+b）+1.5αb      （51） 
    若A1求出，再根据结构要求确定α、b、h的比例关系，即可确定油箱的主要结构尺寸。 
    如按散热要求求出的油箱容积过大，远超出用油量的需要，且又受空间尺寸的限制，则应
适当缩小油箱尺寸，增设其他散热措施。 
    5.3 计算液压系统冲击压力 
    压力冲击是由于管道液流速度急剧改变而形成的。例如液压执行元件在高速运动中突然停
止，换向阀的迅速开启和关闭，都会产生高于静态值的冲击压力。它不仅伴随产生振动和噪

声，而且会因过高的冲击压力而使管路、液压元件遭到破坏。对系统影响较大的压力冲击常

为以下两种形式： 
    1）当迅速打开或关闭液流通路时，在系统中产生的冲击压力。 
    直接冲击（即 t＜τ）时，管道内压力增大值 

                  （52） 

    间接冲击（即 t＞τ）时，管道内压力增大值 

 

    式中 ρ——液体密度（kg/m3）； 
         υ△ ——关闭或开启液流通道前后管道内流速之差（m/s）； 
         t——关闭或打开液流通道的时间（s）； 

τ= ——管道长度为 l时，冲击波往返所需的时间（s）； 

         ——管道内液流中冲击波的传播速度（m/s）。 



    若不考虑粘性和管径变化的影响，冲击波在管内的传播速度 

 
    式中 E0——液压油的体积弹性模量（Pa），其推荐值为E0=700MPa； 
      δ、d——管道的壁厚和内径（m）； 
          E——管道材料的弹性模量（Pa），常用管道材料弹性模量：钢E=2.1×1011Pa，紫铜
E=1.18×1011Pa。 
    2）急剧改变液压缸运动速度时，由于液体及运动机构的惯性作用而引起的压力冲击，其
压力的增大值为 

 

    式中 ——液流第i段管道的长度（m）； 

         Ai——第i段管道的截面积（m2）； 
          A——液压缸活塞面积（m2）； 
          M——与活塞连动的运动部件质量（kg）； 
       υ△ ——液压缸的速度变化量（m/s）； 
          t——液压缸速度变化 υ△ 所需时间（s）。 
    计算出冲击压力后，此压力与管道的静态压力之和即为此时管道的实际压力。实际压力若
比初始设计压力大得多时，要重新校核一下相应部件管道的强度及阀件的承压能力，如不满

足，要重新调整。 

设计液压装置，编制技术文件 
    6.1 液压装置总体布局 
    液压系统总体布局有集中式、分散式。 
    集中式结构是将整个设备液压系统的油源、控制阀部分独立设置于主机之外或安装在地
下，组成液压站。如冷轧机、锻压机、电弧炉等有强烈热源和烟尘污染的冶金设备，一般都

是采用集中供油方式。 
    分散式结构是把液压系统中液压泵、控制调节装置分别安装在设备上适当的地方。机床、
工程机械等可移动式设备一般都采用这种结构。 
    6.2 液压阀的配置形式 
    1）板式配置 板式配置是把板式液压元件用螺钉固定在平板上，板上钻有与阀口对应的孔，
通过管接头联接油管而将各阀按系统图接通。这种配置可根据需要灵活改变回路形式。液压

实验台等普遍采用这种配置。 
    2）集成式配置 目前液压系统大多数都采用集成形式。它是将液压阀件安装在集成块上，
集成块一方面起安装底板作用，另一方面起内部油路作用。这种配置结构紧凑、安装方便。 



    6.3 集成块设计 
    1）块体结构 集成块的材料一般为铸铁或锻钢，低压固定设备可用铸铁，高压强振场合要
用锻钢。块体加工成正方体或长方体。 
    对于较简单的液压系统，其阀件较少，可安装在同一个集成块上。如果液压系统复杂，控
制阀较多，就要采取多个集成块叠积的形式。 
    相互叠积的集成块，上下面一般为叠积接合面，钻有公共压力油孔 P，公用回油孔 T，泄
漏油孔 L和 4个用以叠积紧固的螺栓孔。 
    P孔，液压泵输出的压力油经调压后进入公用压力油孔 P，作为供给各单元回路压力油的
公用油源。 
    T孔，各单元回路的回油均通到公用回油孔 T，流回到油箱。 
    L孔，各液压阀的泄漏油，统一通过公用泄漏油孔流回油箱。 
    集成块的其余四个表面，一般后面接通液压执行元件的油管，另三个面用以安装液压阀。
块体内部按系统图的要求，钻有沟通各阀的孔道。 
    2）集成块结构尺寸的确定 外形尺寸要求满足阀件的安装，孔道布置及其他工艺要求。为
减少工艺孔，缩短孔道长度，阀的安装位置要仔细考虑，使相通油孔尽量在同一水平面或是

同一竖直面上。对于复杂的液压系统，需要多个集成块叠积时，一定要保证三个公用油孔的

坐标相同，使之叠积起来后形成三个主通道。 
    各通油孔的内径要满足允许流速的要求，具体参照本章 4.4节确定孔径。一般来说，与阀
直接相通的孔径应等于所装阀的油孔通径。 
    油孔之间的壁厚 δ不能太小，一方面防止使用过程中，由于油的压力而击穿，另一方面避
免加工时，因油孔的偏斜而误通。对于中低压系统，δ不得小于 5mm，高压系统应更大些。 
    6.4 绘制正式工作图，编写技术文件 
    液压系统完全确定后，要正规地绘出液压系统图。除用元件图形符号表示的原理图外，还
包括动作循环表和元件的规格型号表。图中各元件一般按系统停止位置表示，如特殊需要，

也可以按某时刻运动状态画出，但要加以说明。 
    装配图包括泵站装配图，管路布置图，操纵机构装配图，电气系统图等。 
    技术文件包括设计任务书、设计说明书和设备的使用、维护说明书等。 

进行工况分析、确定液压系统的主要参数 
    通过工况分析，可以看出液压执行元件在工作过程中速度和载荷变化情况，为确定系统及
各执行元件的参数提供依据。 

    液压系统的主要参数是压力和流量，它们是设计液压系统，选择液压元件的主要依据。压
力决定于外载荷。流量取决于液压执行元件的运动速度和结构尺寸。 
    2.1 载荷的组成和计算 
    2.1.1 液压缸的载荷组成与计算 
    图 1表示一个以液压缸为执行元件的液压系统计算简图。各有关参数标注图上，其中FW是

作用在活塞杆上的外部载荷，Fm中活塞与缸壁以及活塞杆与导向套之间的密封阻力。 



 

图 1液压系统计算简图 
    作用在活塞杆上的外部载荷包括工作载荷Fg，导轨的摩擦力Ff和由于速度变化而产生的惯

性力Fa。 
    （1）工作载荷Fg

    常见的工作载荷有作用于活塞杆轴线上的重力、切削力、挤压力等。这些作用力的方向如
与活塞运动方向相同为负，相反为正。 
    （2）导轨摩擦载荷Ff

    对于平导轨 

              （1） 

    对于 V型导轨 

        （2） 

    式中 G——运动部件所受的重力（N）； 
        FN——外载荷作用于导轨上的正压力（N）； 
        μ——摩擦系数，见表 1； 
        α——V型导轨的夹角，一般为 90°。 
    （3）惯性载荷Fa

 

表 1 摩擦系数 μ 

导轨类型 导轨材料 运动状态 摩擦系数 

起动时 0.15～0.20 

低速（υ＜0.16m/s) 0.1～0.12 滑动导轨 铸铁对铸铁 

高速（υ＞0.16m/s） 0.05～0.08 

铸铁对滚柱（珠） 0.005～0.02 
滚动导轨 

淬火钢导轨对滚柱 
  

0.003～0.006 

静压导轨 铸铁   0.005 



    式中  g——重力加速度；g=9.81m/s2； 
       υ△ ——速度变化量（m/s）； 
     t△——起动或制动时间（s）。一般机械 t=0.1△ ～0.5s，对轻载低速运动部
件取小值，对重载高速部件取大值。行走机械一般取 

=0.5～1.5 
m/s2。 

    以上三种载荷之和称为液压缸的外载荷FW。 
    起动加速时 FW=Fg+Ff+Fa                                        （4） 
    稳态运动时 FW=Fg+Ff                                           （5） 
    减速制动时 FW=Fg+Ff-Fa                                        （6） 
    工作载荷Fg并非每阶段都存在，如该阶段没有工作，则 Fg=0。 
    除外载荷FW外，作用于活塞上的载荷F还包括液压缸密封处的摩擦阻力Fm，由于各种缸的

密封材质和密封形成不同，密封阻力难以精确计算，一般估算为 

               （7） 

    式中 ηm——液压缸的机械效率，一般取 0.90～0.95。 

                      （8） 

    2.1.2 液压马达载荷力矩的组成与计算 
    （1）工作载荷力矩Tg

    常见的载荷力矩有被驱动轮的阻力矩、液压卷筒的阻力矩等。 
    （2）轴颈摩擦力矩Tf

Tf=μGr                       （9） 
    式中 G——旋转部件施加于轴劲上的径向力（N）； 
        μ——摩擦系数，参考表 1选用； 
         r——旋转轴的半径（m）。 
    （3）惯性力矩Ta

              （10） 

    式中 ε——角加速度（rad/s2）； 
       ω△ ——角速度变化量（rad/s）； 
        t△——起动或制动时间（s）； 
         J——回转部件的转动惯量（kg·m2）。 

    起动加速时                                  （11） 

    稳定运行时                                      （12） 

    减速制动时                                  （13）   

    计算液压马达载荷转矩T时还要考虑液压马达的机械效率ηm（ηm=0.9～0.99）。 

                     （14） 



    根据液压缸或液压马达各阶段的载荷，绘制出执行元件的载荷循环图，以便进一步选择系
统工作压力和确定其他有关参数。 
    2.2 初选系统工作压力 
    压力的选择要根据载荷大小和设备类型而定。还要考虑执行元件的装配空间、经济条件及
元件供应情况等的限制。在载荷一定的情况下，工作压力低，势必要加大执行元件的结构尺

寸，对某些设备来说，尺寸要受到限制，从材料消耗角度看出不经济；反之，压力选得太高，

对泵、缸、阀等元件的材质、密封、制造精度也要求很高，必然要提高设备成本。一般来说，

对于固定的尺寸不太受限的设备，压力可以选低一些，行走机械重载设备压力要选得高一些。

具体选择可参考表 2和表 3。 
    2.3 计算液压缸的主要结构尺寸和液压马达的排量 
    （1）计算液压缸的主要结构尺寸 
    液压缸有关设计参数见图 2。图 a为液压缸活塞杆工作在受压状态，图 b活塞杆工作在受
拉状态。 
    活塞杆受压时 

        （15） 

    活塞杆受压时 

        （16） 

式

中 
——无杆腔活塞有效作用面积（m2）； 

        
——有杆腔活塞有效作用面积（m2）； 

       p1——液压缸工作腔压力（Pa）； 
      p2——液压缸回油腔压力（Pa），即背压力。其值根据回路的具体情况而定，初算时可参
照表 4取值。差动连接时要另行考虑； 
      D——活塞直径（m）； 
      d——活塞杆直径（m）。 

 



图 2 液压缸主要设计参数 
表 2 按载荷选择工作压力 

载荷/kN ＜5 5～10 10～20 20～30 30～50 ＞50 

工作压力/MPa ＜0.8～1 1.5～2 2.5～3 3～4 4～5 ≥5 

表 3 各种机械常用的系统工作压力 

机床 

机械类型 
磨床 组合机床 龙门创床 拉床 

家业机械 

小型工程机械

建筑机械 

液压凿岩机 

液压机 

大中型挖掘机 

重型机械 

起重运输机械 

工作压力/MPa 0.8～2 3～5 2～8 8～10 10～18 20～32 

表 4 执行元件背压力 

系统类型 背压力/MPa 

简单系统或轻载节流调速系统 0.2～0.5 

回油路带调速阀的系统 0.4～0.6 

回油路设置有背压阀的系统 0.5～1.5 

用补油泵的闭式回路 0.8～1.5 

回油路较复杂的工程机械 1.2～3 

回油路较短，且直接回油箱 可忽略不计 

    一般，液压缸在受压状态下工作，其活塞面积为 

               （17） 

    运用式（17）须事先确定A1与A2的关系，或是活塞杆径d与活塞直径D的关系，令杆径比
φ=d/D，其比值可按表 5和表 6选取。 

      （18） 

    采用差动连接时，υ1/υ2=（D2-d2）/d2。如果求往返速度相同时，应取d=0.71D。 
    对行程与活塞杆直径比 l/d＞10的受压柱塞或活塞杆，还要做压杆稳定性验算。 
    当工作速度很低时，还须按最低速度要求验算液压缸尺寸 

 

    式中 A——液压缸有效工作面积（m2）； 
      Qmin——系统最小稳定流量（m3/s），在节流调速中取决于回路中所设调速阀或节流阀的
最小稳定流量。容积调速中决定于变量泵的最小稳定流量。 
     υmin——运动机构要求的最小工作速度（m/s）。 
    如果液压缸的有效工作面积 A 不能满足最低稳定速度的要求，则应按最低稳定速度确定
液压缸的结构尺寸。 
    另外，如果执行元件安装尺寸受到限制，液压缸的缸径及活塞杆的直径须事先确定时，可
按载荷的要求和液压缸的结构尺寸来确定系统的工作压力。 



    液压缸直径 D 和活塞杆直径 d 的计算值要按国标规定的液压缸的有关标准进行圆整。如
与标准液压缸参数相近，最好选用国产标准液压缸，免于自行设计加工。常用液压缸内径及

活塞杆直径见表 7和表 8。 
表 5 按工作压力选取 d/D 

工作压力/MPa ≤5.0 5.0～7.0 ≥7.0 

d/D 0.5～0.55 0.62～0.70 0.7 

表 6 按速比要求确定 d/D 

υ2/υ1 1.15 1.25 1.33 1.46 1.61 2 

d/D 0.3 0.4 0.5 0.55 0.62 0.71 

注：υ1—无杆腔进油时活塞运动速度； 
    υ2—有杆腔进油时活塞运动速度。 

表 7 常用液压缸内径 D（mm） 

40 50 63 80 90 100 110 

125 140 160 180 200 220 250 

表 8 活塞杆直径 d（mm） 

缸径 
速比 

40 50 63 80 90 100 110 

1.46 22 28 35 45 50 55 63 

3     45 50 60 70 80 

缸径 
速比 

125 140 160 180 200 220 250 

1.46 70 80 90 100 110 125 140 

2 90 100 110 125 140     

    （2）计算液压马达的排量 
    液压马达的排量为 

 

    式中 T——液压马达的载荷转矩（N·m）； 
    p=p△ 1-p2——液压马达的进出口压差（Pa）。 
    液压马达的排量也应满足最低转速要求 

 

    式中Qmin——通过液压马达的最小流量； 
        nmin——液压马达工作时的最低转速。 
    2.4 计算液压缸或液压马达所需流量 
    （1）液压缸工作时所需流量 

Q=Aυ                       （19） 
    式中  A——液压缸有效作用面积（m2）； 



         υ——活塞与缸体的相对速度（m/s）。 
    （2）液压马达的流量 

Q=qnm                       （20） 
    式中 q——液压马达排量（m3/r）； 
        nm——液压马达的转速（r/s）。 
    2.5 绘制液压系统工况图 
    工况图包括压力循环图、流量循环图和功率循环图。它们是调整系统参数、选择液压泵、
阀等元件的依据。 
    1）压力循环图——（p-t）图 通过最后确定的液压执行元件的结构尺寸，再根据实际载
荷的大小，倒求出液压执行元件在其动作循环各阶段的工作压力，然后把它们绘制成（p-t）
图。 
    2）流量循环图——（Q-t）图 根据已确定的液压缸有效工作面积或液压马达的排量，结
合其运动速度算出它在工作循环中每一阶段的实际流量，把它绘制成（Q-t）图。若系统中
有多个液压执行元件同时工作，要把各自的流量图叠加起来绘出总的流量循环图。 
    3）功率循环图——（P-t）图 绘出压力循环图和总流量循环图后，根据 P=pQ，即可绘出
系统的功率循环图。 
 


