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发动机液压自由活塞下止点运动机理

魏 超，吴 维※，荆崇波，苑士华
（北京理工大学车辆传动国家重点实验室，北京 100081）

摘 要：为实现对单活塞液压自由活塞发动机工作频率的精确控制，掌握液压自由活塞下止点运动规律是基础，基于系

统基本原理，研究了活塞下止点运动规律的数学模型。通过建立数学仿真模型和试验系统，研究了液压自由活塞在下止

点的运动规律及其影响因素。结果表明，活塞下止点运动过程包括反向加速和正向减速过程，活塞到达下止点后的反弹

距离主要由该过程决定，活塞下止点运动过程中的反向加速力来自泵腔和压缩腔压力。系统压缩腔压力变化规律可控是

工作频率精确控制的基础，压力变化规律控制要考虑活塞运动状态和单向阀的阀芯动作规律的影响。
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0 引 言

液压自由活塞发动机与曲轴发动机相比，省去了曲

柄连杆机构[1-3]，而通过液压油实现能量“直接”输出。

与其他形式的液压自由活塞发动机[4-7]相比，单活塞液压

自由活塞发动机具有可控性高的特点，从而可以实现输

出功率和流量大范围变化。单活塞液压自由活塞发动机

的研究主要以荷兰 Innas 公司为代表，其原理样机已经进

行装车试验[8-11]。北京理工大学率先在国内开展了单活塞

液压自由活塞发动机相关内容的研究，研制柴油原理样

机并取得了一些初步的成果[12-14]。

单活塞液压自由活塞发动机的可控性优势主要体现

在活塞下止点状态的可控性上[1]，即活塞可停止在下止点

位置且停止时间长短可控，从而可以实现对发动机工作

频率的控制。活塞在下止点位置能否停止及其停止时间

的长度与其液压控制系统参数密切相关[10]，本文通过对

活塞下止点运动变化状态以及其影响因素的研究，指出

了活塞下止点反向加速运动特性的影响机理，分析了提

高活塞下止点稳态精度的方法，为工作频率液压控制系

统的参数选择指明了方向。

1 液压自由活塞发动机

所研制的单活塞液压自由活塞发动机结构如图 1 所

示，其内燃机部分为直流扫气二冲程柴油机，采用了液
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控气门技术，而液压泵部分为阀配流轴向柱塞泵，液压

单向阀均为外流式锥阀。发动机活塞组件由动力活塞、

泵活塞和压缩活塞的刚性连接而成，通过活塞的往复运

动完成压缩和膨胀冲程，同时实现柱塞泵吸油和排油的

过程。

1.动力腔 2.动力活塞 3.高压腔 4.泵活塞 5.泵腔 6.压缩活塞 7.压缩

腔 8.频率控制阀 9.压缩蓄能器

图 1 系统结构简图

Fig.1 System configuration

一个循环的活塞运动过程如下：活塞初始位置位于

下止点，如图 1 所示位置，当 ECU 发出频率控制阀开启

信号后，频率控制阀开启，压缩蓄能器压力油进入压缩

腔推动活塞开始压缩冲程，活塞压缩动力腔气体；当活

塞运动到上止点附近时，喷油器喷入雾化柴油，柴油燃

烧放热产生的高压气体推动活塞向下止点高速运动；在

活塞回到下止点之前，ECU 发出关闭信号关闭频率控制

阀，活塞最后则将停止在下止点直到 ECU 再次发出频率

控制阀开启信号。

频率控制阀起了控制活塞运动频率的作用，即通过

控制活塞停止在下止点的时间长短实现发动机工作频率
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变化，同时实现单活塞液压自由活塞发动机的变功率输

出[13]。

2 数学模型

系统数学模型包括内燃机部分模型和液压泵部分模

型，其中内燃机部分模型采用文献[13]的建立方法。由于

活塞到达下止点后，进气口已经打开，因此活塞在该位

置的运动机理与液压泵部分工作状态关系密切。描述液

压泵部分工作状态的数学模型主要包括液压油模型、液

压腔模型、单向阀模型和油口模型。

2.1 液压油模型

精确的液压油模型是建立高精度液压控制系统数学

模型的基础，在此只考虑等温的情形，于是液压油的状

态方程可以表示为

( , ) 0f p  （1）

式中，ρ为液压油绝对密度，kg/m3；p 为液压油绝对压力，

Pa。

式（1）可以近似简化为
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式中，pref 为液压油标定压力，MPa；ρref 为液压油标定密

度，kg/m3；Δp 为液压油压力变化，Pa；B 为纯油的等温

体积弹性模量，Pa。式（1）和（2）描述的为纯油的情况。

一般情况下，液压油中都溶解有空气，于是在常温

常压下的液压混合油密度可以表示为

A
Latoms atoms A

A1

x

x
   


（3）

式中，ρLatoms 为液压混合油的密度，kg/m3；ρatoms 为纯油

在常温常压下的密度，kg/m3；ρA为常温常压下的空气密

度，kg/m3；xA 为常温常压下的空气体积分数。在此以液

压油常温常下的参数作为标定参数。

空气从液压混合油中析出的压力称为饱和压力 pLsat，

Pa。假设当液压油压力高于饱和压力时，空气将始终溶

解在油液中，且此时液压混合油等温体积弹性模量 LB 为

常数 BLsat。

根据式（3）得到没有空气析出时的液压混合油密度为
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式中，ρL为液压混合油密度，kg/m3；pL 为液压混合油压

力，Pa；patoms 为常温下的大气压力，Pa。

当液压油压力低于饱和压力时，空气将从油液中析

出。根据亨利理论[15]得到的析出部分空气所占比例为
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式中 yA 为析出空气的比例。

析出的空气体积按指数规律变化，于是得到
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式中，VyA
为析出的空气体积，m3；γ为空气多变指数。

当液压油中有空气析出时，液压混合油密度可以表

示为
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当液压混合油存在空气析出时，其液压混合油等温

体积弹性模量 BL对系统动态特性的影响不可忽略，于是

根据体积弹性模量的定义可得
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2.2 液压腔模型

液压腔模型描述了液压泵部分 3 个液压腔的压力流

量变化规律。

液压腔的容积变化规律可以用下式描述

0 0 vI vO( )i i iV V S x x V V     （9）

式中，Vi 为液压腔容积，m3；Vi0 为液压腔初始容积，m3；

Si 为液压腔活塞的有效作用面积，m2；x 为活塞位移，m；

x0 为活塞初始位移，m；VvI 为进油阀阀芯运动引起的容

积变化，m3；VvO 为出油阀阀芯运动引起的容积变化，

m3；下标 i=1、2 和 3，分别代表高压腔、泵腔和压缩腔。

液压腔流量变化规律可以表示为

I O vI vI vO vOi iq q q S x S x S x       （10）

式中，qi 为液压腔的流量，m3/s；qI为液压腔进油流量，

m3/s；qO 为液压腔出油流量，m3/s；SvI为进油阀阀芯截面

积，m2； vIx 为进油阀阀芯速度，m/s；SvO 为出油阀阀芯

截面积，m2； vOx 为出油阀阀芯速度，m/s。

根据式（9）和（10），液压腔压力变化规律为
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式中 t 为时间，s。

2.3 单向阀模型

单向阀模型包括阀芯动力学模型和流量模型。单向

阀阀芯动力学模型考虑了阀芯与阀座以及限位装置的相

互作用，忽略相对较小的瞬态液动力的影响，于是单向

阀阀芯运动过程可用下式描述

v v v vl v vfl v vK v

vl v vMAX vi vo vMAX v vMAX

v v vf dv vfl v vK v

vi vo v v v vMAX

v v vf vs v

( ) ( )

( ) ( ) 0 ( )

( )

( ) ( ) 0 (0 )

( )

m x c c x F K x x

K x x p p A x x

m x c x F K x x

p p A x x x

m x c c x F

     

    

    

   

  

 

 

 
vfl v vK v

vs dv vi vo v v v

( )

( ) ( ) 0 ( 0)

K x x

K x p p A x x







   


   

（12）

式中，mv为阀芯质量，kg；xv为阀芯位移，m；cv为阀芯

运动黏性阻尼系数；cvl 和 cvs 为阀芯与限位装置和阀座接

触时的等效黏性阻尼系数；Fvfl 为阀芯受到的液动力，N；

Kv 为回位弹簧刚度，N/m；xvK 为回位弹簧预压缩量，m；
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xv为阀芯位移，m；Kvl 和 Kvs 为阀芯与限位装置和阀座接

触时的等效刚度，N/m；xvMAX 为阀芯最大开度，m；pvi

为阀进口压力，Pa；pvo 为阀出口压力，Pa；AvMAX 为阀的

最大通流面积，m2；Av 为阀的通流面积，m2，且是阀芯

位移的函数。

单向阀流量为

vi vo

v v v v

Le

2
( )

p p
q C A x




 （13）

式中，qv为单向阀流量，m3/s；Cv为单向阀流量系数；ρLe

为根据通流油口两端压力得到液压油等效密度，kg/m3。

2.4 油口模型

油口模型描述了压缩蓄能器与压缩腔之间的通流油

口的流量变化规律，用下式表示

C 3

port port port C 3
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p p
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


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式中，qport 为油口流量，m3/s；Cport 为连通口流量系数；

Aport(x)为通流油口的面积，m2，且为活塞位移的函数；pC

为压缩蓄能器压力，Pa，压缩蓄能器工作过程处理为绝

热过程。

根据活塞的运动规律可知，通流油口的面积在下止

点附近与活塞位移关系密切。压缩蓄能器与压缩腔的直

接连通口在活塞运动过程中存在一个从完全关闭到完全

开启的过程，此变化过程即通过 Aport(x)函数来描述。

2.5 活塞动力学模型

根据牛顿第二定律及活塞的受力特点可以得到活塞

的运动方程为

1 1 2 2 3 3 f psign( )pS p S p S p S x f c x m x       （15）

式中，p 为动力腔压力，N；S 为动力腔活塞截面积，m2；

f 为活塞受到的摩擦力，N；cf 为黏性阻尼系数；m 为活

塞质量，kg。

2.6 控制系统分析

单活塞液压自由活塞发动机控制系统包括喷油控制

系统、气门控制系统和工作频率控制系统。由于模型主

要模拟发动机的稳定工况，因此模型喷油量采用了开环

控制方式，而喷油位置和气门开关位置则是基于活塞位

移反馈控制的。

工作频率控制系统主要通过频率控制阀的开关来实

现对活塞往复运动频率的控制。当活塞完成一个循环重新

回到图 1 所示的初始位置时，频率控制阀必须已经完成了

关闭动作，同时压缩活塞完全切断了压缩蓄能器与压缩腔

间的直接连通口，从而实现工作频率控制的基本要求。

3 下止点运动分析

3.1 试验设备

试验研究的主要设备为：单活塞液压自由活塞发动

机一代样机，其内燃机部分基于美国 DDC6V53 发动机改

造而成，液压部分为自主设计；频率控制阀采用三级电

液伺服阀 RT7926E；回位开关阀采用 SUN hydraulic 的

DAAA-MCV-524/224，压降为 2.5 MPa 时流量为 4 L/min，

响应时间 30 ms；活塞位移采用激光位移传感器测量；动

力腔气体相对压力采用奇石乐压电晶体气压传感器测

量；液压腔液体相对压力传感器采用量程为 60 MPa 的贺

德克液体压力传感器。

3.2 运动过程分析

活塞在下止点附近的运动趋势仿真结果如图 2 所示，

试验结果如图 3 所示。从图 2 和 3 可知，当活塞运动到

下止点附近时，其速度首先减小到 0，但此时加速度仍为

负值，于是活塞将开始反向加速，活塞位移减小，而后

由于高压腔压力作用，同时随着泵腔和压缩腔压力的减

小，加速度逐渐变为正值，活塞则开始正向减速，速度

再次变为 0，此后活塞将在平衡位置附近振荡直到完全静

止。活塞最终静止的位置主要由起始阶段的反向加速和

正向减速过程决定，在此将该过程称为活塞下止点运动

过程。

根据仿真与试验结果，活塞下止点运动过程主要与

活塞受力有关，即受高压腔、泵腔和压缩腔压力状态的

影响。由于高压腔在工作过程中基本保持恒定压力值，

因此对活塞下止点运动过程起决定作用的主要是泵腔和

压缩腔压力变化状态。

图 2 下止点运动仿真结果

Fig.2 Simulated motion around bottom dead centre
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图 3 下止点运动试验结果

Fig.3 Measured motion around bottom dead centre

由于系统工作频率控制要基于压缩活塞能够完全切

断压缩蓄能器与压缩腔间的直接连通口，因此在控制系

统参数设计过程中，要确定和控制活塞下止点运动过程

中所产生的反弹距离大小，以保证活塞最值静止位置对

直接连通口有足够的密封距离。

3.3 影响因素研究

活塞下止点运动过程中的反向加速力来自泵腔和压

缩腔压力，此压力变化规律不但与活塞运动状态有关，

还与单向阀的阀芯动作规律有关，如图 4 所示。

图 4 单向阀阀芯位移仿真结果

Fig.4 Simulated spool displacements of check valves

从图 4 中可知，由于阀芯动作与活塞位移之间存在

相位差，因此在单向阀完全关闭之前，液压腔压力将维

持在高压状态，原因主要是高压油回流造成的。减小相

位差的主要方法包括减小阀芯质量、减小阀芯运动过程

中的黏性阻尼系数、增大通径和适当增加回位弹簧刚度

和预紧力。

在单向阀关闭以后，对液压腔压力下降过程起作用的

系统参数主要有液压油的体积弹性模量、泵腔和压缩腔在

下止点的容积大小也即为死区容积的大小、泵活塞和压缩

活塞的作用面积。增大油液的体积弹性模量、减小泵腔和

压缩腔在下止点的容积大小和增大泵活塞和压缩活塞的

作用面积是减小活塞下止点反弹距离的有效办法。

增大液压油的体积弹性模量主要通过减小油液中的

含气量来实现，不同体积弹性模量的影响如图 5a 所示。

减小泵腔和压缩腔在下止点的死区容积大小需要通过紧

凑的设计来达到，如进油单向阀采用反向外流式结构、

液压阀口尽量贴近液压腔等，不同压缩腔死区容积的影

响如图 5b 所示。增大泵活塞和压缩活塞的作用面积需要

考虑的因素较多，一般不宜调整。

图 5 液压油体积弹性模量与死区容积对运动过程的影响

Fig.5 Influence of bulk modulus and dead volume on moving

process
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从图 5b 中可知，液压腔死区容积对活塞的影响较大。

根据活塞运动规律可知，压缩腔死区容积既影响压缩冲

程又影响膨胀冲程，而泵腔死区容积的影响主要表现在

膨胀冲程末期。两液压腔死区容积的增大都要伴随着活

塞下止点反弹距离的增加，因此死区容积的控制是非常

必要的。

4 结 论

1）工作频率控制的基本要求是压缩腔压力变化规律

可控，单活塞液压自由活塞发动机通过压缩蓄能器与压

缩腔之间的通断控制来实现。

2）活塞下止点运动过程包括反向加速和正向减速过

程，活塞到达下止点后的反弹距离主要由该过程决定。

3）活塞下止点运动过程中的反向加速力来自泵腔和

压缩腔压力，此压力变化规律不但与活塞运动状态有关，

还与单向阀的阀芯动作规律有关。

4）减小活塞到达下止点后的反弹距离的手段包括减

小阀芯动作与活塞位移之间的相位差、增大油液的体积

弹性模量、减小泵腔和压缩腔在下止点的死区容积大小。
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Movement mechanism of hydraulic free-piston of engine around bottom

dead centre

Wei Chao, Wu Wei
※
, Jing Chongbo, Yuan Shihua

(National Key Laboratory of Vehicular Transmission, Beijing Institute of Technology, Beijing 100081, China)

Abstract: In order to accurately control the frequency of single piston hydraulic free-piston engine, it is important to confirm

the moving mechanism of hydraulic free-piston around bottom dead centre. Through the establishment of mathematical

simulation model and experimental system, the piston motion around bottom dead centre and the influencing factors were

investigated. Results indicated that the piston motion around bottom dead centre included a backward acceleration process and

a forward deceleration process. The rebound distance was determined by these processes, and the backward accelerative force

was applied by the pressures of pump and compression chamber. The controllable pressure for compression chamber is the

foundation for accurate operating frequency control, and the pressure is affected by the piston motion and the motion

characteristics of the check valve spool.

Key words: engines, pistons, hydraulic equipment, bottom dead centre, motion characteristics


