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摘要: 为了使压力机具有更好的性能, 需要对主传动机构进行尺寸优化设计。 构建了一套完整的六连杆传动机构综合优化设

计模型, 首先建立了运动学与动力学模型, 针对机构的运动稳定性、 传力性能、 位置精度及增力特性 4 方面进行分析, 以滑

块速度波动、 压力角、 侧向力和机构的机械增益为优化性能指标, 通过统一量纲和线性加权的方式构造出反映综合性能的多

目标优化函数, 引入几何、 位置以及行程约束, 并添加压力机的工作空间和杆件不干涉等约束条件, 采用遗传算法完成了多

目标优化设计。 结果显示: 优化后的传动机构在工作阶段的速度波动降低了 20. 71%, 最大侧向力降低了 9. 34%, 最大压力角

降低了 9. 16%, 最大机械增益降低了 5. 52%, 有效地提升了压力机的综合锻压性能。
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Abstract:
 

In
 

order
 

to
 

make
 

the
 

press
 

have
 

better
 

performance,
 

the
 

main
 

drive
 

mechanism
 

needs
 

to
 

be
 

optimally
 

designed
 

in
 

terms
 

of
 

dimen-
sions.

 

Therefore,
 

a
 

complete
 

set
 

of
 

comprehensive
 

optimization
 

design
 

model
 

for
 

the
 

six-link
 

drive
 

mechanism
 

was
 

constructed.
 

Firstly,
 

a
 

ki-
nematic

 

and
 

dynamic
 

model
 

was
 

established,
 

and
 

the
 

four
 

aspects
 

of
 

motion
 

stability,
 

force
 

transmission
 

performance,
 

position
 

accuracy
 

and
 

force
 

enhancement
 

characteristics
 

for
 

the
 

mechanism
 

were
 

analysed.
 

Then,
 

taking
 

slider
 

speed
 

fluctuation,
 

pressure
 

angle,
 

lateral
 

force
 

and
 

mechanical
 

gain
 

of
 

mechanism
 

as
 

the
 

optimized
 

performance
 

indicators,
 

the
 

multi-objective
 

optimization
 

function
 

reflecting
 

the
 

comprehensive
 

performance
 

was
 

constructed
 

by
 

unified
 

dimensional
 

and
 

linear
 

weighting
 

approach,
 

and
 

through
 

introducing
 

geometric,
 

position
 

and
 

stroke
 

constraints
 

and
 

adding
 

constraints
 

such
 

as
 

the
 

working
 

space
 

of
 

press
 

and
 

the
 

non-interference
 

of
 

rod,
 

the
 

multi-objective
 

optimization
 

de-
sign

 

was
 

completed
 

by
 

the
 

genetic
 

algorithm.
 

The
 

results
 

show
 

that
 

the
 

optimized
 

transmission
 

mechanism
 

reduces
 

the
 

speed
 

fluctuation
 

by
 

20. 71%,
 

reduces
 

the
 

maximum
 

lateral
 

force
 

by
 

9. 34%,
 

and
 

reduces
 

the
 

maximum
 

pressure
 

angle
 

by
 

9. 16%,
 

and
 

reduces
 

the
 

maximum
 

mechanical
 

gain
 

by
 

5. 52%
 

during
 

working
 

stage,
 

which
 

effectively
 

improves
 

the
 

comprehensive
 

forging
 

performance
 

of
 

the
 

press.
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　 　 压力机是汽车和轨道交通等行业所需的主要冲压 成形设备, 随着上述行业的高速发展, 对压力机的效

率和成形质量提出了更高的要求[1-2] 。 传动机构是压

力机的重要组成部分, 负责将驱动电机的动力传递给

执行机构。 传动机构的性能将直接影响冲压成形的质

量和效率。 压力机传动机构的常用机构包括: 四连

杆、 六连杆和八连杆机构等。 四连杆机构运动简单,
难以保证匀速冲压和增力比的要求; 六连杆与八连杆



机构均能实现较好的冲压特性, 但是八连杆机构的杆

件较多、 质量较大、 转动惯量大, 在相同压力的情况

下, 八连杆机构的制造成本和能耗高于六连杆构型。
因此, 压力机多采用六连杆作为传动机构, 其优化设

计属于典型的多目标、 多约束和非线性问题。
压力机的性能要求是优化设计研究的目标和依

据。 叶柳等[3]将机构的最大高度、 回程时间和最大

加速度作为优化目标, 以提高机构刚度、 运行效率,
并减小机构振动。 陈昌铎等[4] 在优化目标中加入了

对滑块行程精度的惩罚项, 优化了冷温锻造工艺。
宋清玉等[5]以实际滑块位移与给定滑块位移间的误

差最小为优化目标, 以提高轨迹的逼近精度。
Hwang

 

W
 

M 等[6]以减小导轨上法向力、 机械增益以

及速度波动为优化目标, 以增大输出力和提升锻压

质量。 何予鹏等[7]对滑块在公称压力行程中的最大

速度、 速度波动和三角杆处关节的传动角进行加权,
得到单一的优化目标函数以保证压力机具有低速锻

压特性。 上述研究关于压力机的性能指标较为成熟,
值得借鉴, 但传动机构的传力性能同样不可忽视,
需要将滑块处的压力角作为机构的优化指标进行考

虑, 且在设置约束条件时未能充分考虑运动干涉和

工作空间的限制。
常用的机构优化方式有性能图谱法和目标函数

法[8] 。 性能图谱法[9]是指在设计空间内直观表达出

性能指标和设计参数之间的关系, 并根据最优目标

选取设计参数, 从而得到满意的机构。 目标函数法

是通过目标函数、 设计变量和约束条件建立数学模

型, 然后采用复合形法[3-5] 、 增广拉格朗日乘子

法[6] 、 粒子群算法[10] 、 高效成长郊狼算法[11] 、 遗

传算法[12-13] 等优化算法或 Adams 优化模块[14] 将目

标函数值降低, 得到最终设计参数, 即得到优质的

机构尺寸。 性能图谱法能够直观地反映机构性能随

参数的变化趋势, 但是优化参数不能超过 3 个。 因

此, 本文后续将采用目标函数法进行机构尺寸参数

的优化设计。
确定目标函数是解决多目标优化的核心问题之

一, 常用的目标函数选取方法有帕累托最优解和加

权法[15] 。 帕累托最优解方法采用随机化方法生成目

标函数的不同权重, 并利用优化算法在可变权重中

搜索最优解, 然而该方法确定的最优解一般有多个,
需要进行人工选择[16] 。 加权法操作简单, 在实际中

的应用更为广泛。 采用加权法得到单一目标函数时

需要考虑目标函数值的量纲统一, 学者们相继提出

了量纲转换函数法[3-4] 、 最优值倒数权重法[14] 、

Min-Max 标准化法[17]等方法, 将多目标函数转换为

量纲统一的单目标函数进行优化。 本文采用加权法,
并针对各目标函数分别统一量纲, 以保证目标值均

在 [0, 1] 的范围内。
本文系统地研究了压力机的尺寸优化问题, 构

建了反映压力机性能的目标函数, 并分析了基于实

际工程应用的约束条件, 给出了有效的优化模型,
完成了压力机传动机构的尺寸设计。

1　 机构模型及工作原理

本文研究的 SL4-2500A 压力机主传动系统为六

连杆机构, 机构简图如图 1 所示。

图 1　 六连杆机构简图

Fig. 1　 Schematic
 

diagram
 

of
 

six-link
 

mechanism

该六连杆机构可以视为由铰链四杆机构 OABC 和

偏置曲柄滑块机构 OADE 组成而成, 其中杆 OA 为曲

柄, 三角杆 ABD 起到调速作用, 杆 BC 为摇杆, 杆

DE 为摆杆, 点 E 处为滑块, e 为偏置量, x、 y 为摇

杆固定点 C 的坐标, s 为滑块位移。 以铰接点 O 为圆

心, 建立直角坐标系 XOY, 定义 r1 ~ r6 为各杆长度,
θ1 ~θ6 为各杆与 X 轴正向沿逆时针方向的夹角, γ 为杆

AB 和杆 AD 的夹角。 当主动件杆 OA 以角速度 ω1 逆时

针匀速转动时, 通过三角杆 ABD 和下连杆 DE 的摆动

带动滑块上下运动, 从而实现压力机的冲压工作。

2　 运动学及动力学分析

首先, 以铰链四杆 OABC 为研究对象, 基于矢
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量链法可以得到:
r1 + r2 + r3 = OC (1)

　 　 式 (1) 的复数形式表示为:

r1eiθ1 + r2eiθ2 + r3eiθ3 = x + yeiπ / 2 (2)
　 　 利用欧拉公式对式 (2) 进行展开, 可求得:

r1cosθ1 + r2cosθ2 + r3cosθ3 = x
r1sinθ1 + r2sinθ2 + r3sinθ3 = y{ (3)

　 　 求得:

θ3 = arccos
- E′A′ ± B′2(A′2 + B′2 - E′2)

A′2 + B′2 (4)

θ2 = arccos
m′ - r3cosθ3

r2
(5)

　 　 其中:
E′ = r2

2 - m′2 - n′2 - r2
3

A′ = 2m′r3

B′ = 2n′r3

m′ = x - r1cosθ1

n′ = y - r1sinθ1

ì

î

í

ï
ï
ïï

ï
ï
ïï

(6)

　 　 以三角杆 ABD 为研究对象, 同理可求得:

γ = arccos
r2

2 + r2
5 - r2

4

2r2r5
(7)

θ5 = θ2 + 2π - γ (8)

θ4 = arccos
r2cosθ2 - r5cosθ5

r4
(9)

　 　 以偏置曲柄滑块 OADE 为研究对象, 同理可求得:

θ6 = arccos
e - r1cosθ1 - r5cosθ5

r6

s = - ( r1sinθ1 + r5sinθ5 + r6sinθ6)

ì

î

í

ï
ï

ïï

(10)

　 　 式 (2) 两边同时对时间求导, 可得到各连杆

角速度 ω2 ~ω6 和角加速度 ε2 ~ ε6, 对滑块位移求一

阶和二阶导, 可得滑块的速度 v 和加速度 a:

ω2 =
- r1ω1sin(θ1 - θ3)
r2sin(θ2 - θ3)

ω3 =
- r1ω1cos(θ1 - θ3) - r2ω2cos(θ2 - θ3)

r3

ω4 = ω5 = ω2

ω6 =
- r1ω1sinθ1 - r5ω5sinθ5

r6sinθ6

ì

î

í

ï
ï
ï
ï
ï

ï
ï
ï
ï
ï

(11)
ε1 = 0

ε2 =
- r1ε1sin(θ1 - θ3) - r1ω2

1cos(θ1 - θ3) - r2ω2
2cos(θ2 - θ3) - r3ω2

3

r2sin(θ2 - θ3)

ε3 =
- r1ε1sin(θ1 - θ2) - r1ω2

1cos(θ1 - θ2) - r3ω2
3cos(θ3 - θ2) - r2ω2

2

r3sin(θ3 - θ2)
ε4 = ε5 = ε2

ε6 =
- r1ε1sinθ1 - r1ω2

1cosθ1 - r5ε5sinθ5 - r5ω2
5cosθ5 - r6ω2

6cosθ6

r6sinθ6

ì

î

í

ï
ï
ï
ï
ï
ï

ï
ï
ï
ï
ï
ï

(12)

v =s· = - ( r1ω1cosθ1 + r5ω5cosθ5 + r6ω6cosθ6)

a = s·· = r1(ω2
1sinθ1 - ε1cosθ1) - r5(ε5cosθ5 -

　 　 ω2
5sinθ5) + r6(ω2

6sinθ6 - ε6cosθ6)

ì

î

í

ï
ï

ï
ï

(13)
　 　 如果仅进行静力学平衡分析, 滑块在杆 DE 形

成的传动角为 90°时, 不受侧向力作用。 但实际上

由于运动惯性的存在, 滑块此时依旧受到侧向力的

作用。 所以需要对多连杆系统进行动力学分析。 本

文采用达朗贝尔原理[18] , 添加惯性力的影响, 建立

各杆的力和力矩平衡方程, 最终求解出连杆对滑块

的侧向力 Fn。
建模中, 假定滑块自接触板料时输出的压力恒为

公称压力 F, 考虑曲柄输入力矩 M、 滑块下方所受气

压装置的平衡力 Fp、 移动副的摩擦力及转动副的摩

擦力矩, 此外, m1 ~m6 为各杆质量, m7 为滑块质量。
以曲柄 OA 为研究对象, 如图 2 所示, 其中 C1

为杆 OA 的质心, 建立的力平衡和力矩平衡方程为:

F1x - F12x = m1an1cos(θ1 - π) + m1at1cos θ1 + π
2( )

F1y - F12y - m1g = m1an1sin(θ1 - π) +

　 m1at1sin θ1 + π
2( )

M + F12xr1sin(π - θ1) + F12yr1sin 3
2

π - θ1( ) +

　 m1gRc1sin 3
2

π - θ1( ) = Jz1ε1

ì

î

í

ï
ï
ï
ï
ï
ï

ï
ï
ï
ï
ï
ï

(14)
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图 2　 曲柄 OA 受力分析

Fig. 2　 Force
 

analysis
 

of
 

crank
 

OA

式中: F1x 为曲柄 OA 在点 O 处所受到的力的水平分

量; F1y 为曲柄 OA 在点 O 处所受到的力的垂直分

量; F12x 为曲柄 OA 在点 A 处所受到的力的水平分

量; F12y 为曲柄 OA 在点 A 处所受到的力的垂直分

量; an1 为曲柄 OA 的法向加速度; at1 为曲柄 OA 的

切向加速度; g 为重力加速度; Rc1 为曲柄 OA 质心

到转动中心 O 的距离; Jz1 为曲柄 OA 绕 O 点的转动

惯量。 有:

Jz1 = m1λz1r1
2

at1 = ε1Rc1 = ε1λc1r1

an1 = ω2
1Rc1 = ω2

1λc1r1

ì

î

í

ï
ï

ï
ï

(15)

式中: λz1 为曲柄 OA 转动惯量的系数; λc1 为曲柄

OA 质心位置的系数。
杆 BC 和杆 DE 的分析过程类似, 不再赘述。
以滑块为研究对象, 如图 3 所示, 沿 X 和 Y 方

向建立力平衡方程, 有:

F67x - Fn = 0

F67y + Fp + F - m7g = m7 s
··{ (16)

式中: F67x 为滑块在点 E 处所受到的力的水平分量;
F67y 为滑块在点 E 处所受到的力的垂直分量。

图 3　 滑块受力分析

Fig. 3　 Force
 

analysis
 

of
 

slider

另外, 对于各杆的质量 m 以及平衡力 Fp 有如

下定义:

m = λmρr
Fp = λ1m1g + λ2m2g + λ3m3g + λ6m6g + λ7m7g{

(17)
式中: λm 为各杆、 滑块的质量计算系数 (λm1 ~λm7);
ρ 为各杆的线密度; r 为各杆的长度; λ1 为曲柄 OA
的平衡力计算系数; λ2 为三角杆 ABD 的平衡力计算

系数; λ3 为杆 BC 的平衡力计算系数; λ6 为杆 DE 的

平衡力计算系数; λ7 为滑块的平衡力计算系数。
以三角杆 ABD 为研究对象, 如图 4 所示, 其中

C2 为三角杆 ABD 的质心, 沿 X 和 Y 方向的力平衡

和力矩平衡方程为:
F12x - F23x - F56x =

m2an2cos(θ2 + γ1 - π) + m2at2cos θ2 + γ1 + π
2( )

F12y - F23y - F56y =

m2an2sin(θ2 + γ1 - π) + m2at2sin θ2 + γ1 + π
2( )

F23xr2sin(π - θ2) + F23yr2sin 3
2

π - θ2( ) + 　 　 　 (18)

F56xr5sin(π - θ5) + F56yr5sin 3
2

π - θ5( ) +

m2gRc2sin 3
2

π - θ2 - γ1( ) = Jz2ε2

ì

î

í

ï
ï
ï
ï
ï
ï
ï
ï

ï
ï
ï
ï
ï
ï
ïï

图 4　 三角杆 ABD 受力分析

Fig. 4　 Force
 

analysis
 

of
 

triangle
 

rod
 

ABD

式中: F23x 为三角杆 ABD 在点 B 处所受到的力的水

平分量; F23y 为三角杆 ABD 在点 B 处所受到的力的

垂直分量; F56x 为三角杆 ABD 在点 D 处所受到的力

的水平分量; F56y 为三角杆 ABD 在点 D 处所受到的

力的垂直分量; an2 为三角杆 ABD 的法向加速度; at2

为三角杆 ABD 的切向加速度; γ1 为杆 BD 的中线与
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杆 AB 的夹角; Rc2 为三角杆 ABD 的质心到转动中心

A 的距离; Jz2 为三角杆 ABD 绕点 A 的转动惯量。 有:
Jz2 = m2λz2r2

2

at2 = ε2Rc2 = ε2λc2r2

an2 = ω2
2Rc2 = ω2

2λc2r2

ì

î

í

ï
ï

ï
ï

(19)

式中: λz2 为三角杆 ABD 转动惯量的系数; λc2 为三

角杆 ABD 质心位置的系数。
各参数如表 1 所示。

表 1　 六连杆动力学计算参数值

Table
 

1　 Parameter
 

values
 

caculated
 

by
 

dynamics
 

of
 

six-link

参数 数值 参数 数值

λc1 1 / 2 λ1 1 / 2
λz1 1 / 3 λ2 1 / 2
λc2 0. 3298 λ3 1 / 2
λz2 0. 6435 λ6 1 / 2
λc3 1 / 2 λ7 1
λz3 1 / 3 λm1 1
λc6 1 / 2 λm2 5. 3773
λz6 1 / 3 λm3 1

ρ / (kg·m-1 ) 1000 λm6 1

g / (m·s-2 ) 9. 80 λm7 1

3　 优化设计建模

3. 1　 设计变量

对于六连杆压力机, 曲柄的长度一般靠经验选

取, 取 r1 为 290
 

mm, 在优化设计中, 变化的量有

各杆的长度和偏心量的大小, 设计变量即为 r2、 r3、
r4、 r5、 r6、 e、 x、 y。 各设计变量的初值及允许变化

范围见表 2。

表 2　 各设计变量的初值及允许变化范围 (mm)
Table

 

2　 Initial
 

values
 

and
 

allowable
 

change
 

ranges
 

of
 

each
 

design
 

variable
 

(mm)

变量 初始值 变化范围

r2 1050 (1000, 1500)
r3 1200 (1000, 1500)
r4 2779. 6 (2500, 3000)
r5 1816. 6 (1500, 2000)
r6 1500 (1200, 1800)

e 0 (0, 200)

x 1250 (1000, 1500)

y -325 ( -500, 500)

3. 2　 目标函数

为了避免分目标值的数量级存在较大差异, 从

而存在大数极易影响小数的现象, 需对所有的目标

函数统一量纲, 进行归一化处理, 将所有的目标值

归一至 [0, 1]。
(1) 为了保证压力机滑块的位置精度, 进而提

升成形质量, 应当减小侧向力。 平均侧向力 f1 可以

表示为:

f1 =
Fn

F
(20)

　 　 其中:

Fn =
∑

s·i < 0, si≤S′

i
Fni

tm

Δt

(21)

式中: Fn 为平均侧向力; s·i 为在每间隔 0. 001
 

s 的

时刻 i 的滑块速度; si 为在每间隔 0. 001
 

s 的时刻 i
的滑块位移量; Fni 为滑块运动过程中每间隔

0. 001
 

s
 

的时刻 i 所受的侧向力;
 

tm 为滑块从起始冲

压行程 S′运动至下死点位置的时间长度, 即滑块对

工件进行锻压的工作段时间; Δt 为计算各个量的变

化时使用的最小时间间隔, 后续仿真中的取值为

S′ = 400
 

mm, Δt= 0. 001
 

s。
(2) 为了提高压力机的增力性能, 对其六连杆

机构的机械增益进行目标设置。
由于多连杆机构的结构复杂, 其增力性能不能

通过几何分析的办法得到。 利用虚功原理, 可以忽

略过程的复杂性, 只关注曲柄输入力矩与输出的公

称压力的虚功。 表达式为:
Mdθ1 + Fds = 0 (22)

式中: dθ1 为输入力矩的虚位移; ds 为输出的公称

压力的虚位移。
定义 K 为机械增益, 即:

K = M
F

=- ds
dθ1

= -

ds
dt

dθ1

dt

= - s·

ω1
(23)

　 　 为统一量纲, 将工作阶段的平均机械增益 f2 定

义为:

f2 = K
r1

(24)

　 　 其中:

K =
∑

s·i < 0, si≤S′

i
K i

tm

Δt

(25)
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式中: K 为平均机械增益; K i 为滑块在工作阶段每

间隔 0. 001
 

s 的时刻 i 的机械增益。
(3) 为了提高压力机在锻压时的运动稳定性,

应降低滑块在工作阶段的速度波动, 速度波动的大小

可以用速度方差表示, 经过测算后, 同样需将其进行

归一化处理, 得到速度波动目标函数 f3 的表达式为:

f3 = 1
nvm

∑
n

τ = 1
(vτ - vm) 2 (26)

vm = 1
n

(v1 + v2 + … + vn) (27)

式中: vτ 为曲柄在工作阶段某时刻滑块的实际速

度, τ= 1, 2, …, n; n = 12 为工作行程段内曲柄

转角范围的等分数; vm 为曲柄工作行程段滑块的

平均速度。
(4) 为了提高压力机的传力性能, 应降低滑块

处的压力角, 为归一化, 对其取正弦值, 得到滑块

处的压力角目标函数 f4 为:

f4 = sin 3π
2

- θ6( ) (28)

　 　 据此建立六连杆传动机构的综合优化目标函数为:

minf = min∑
4

j = 1
W j f j (29)

式中: W j 为优化目标 f j 的权重系数, 此优化中分别

取 W1 = 0. 3, W2 = 0. 1, W3 = 0. 4, W4 = 0. 2, 可根据

实际需求进行调整。
3. 3　 约束条件

对压力机传动机构进行优化, 要综合考虑其几

何约束、 行程约束和性能约束等。
曲柄周转条件为: 对于其中的铰链四杆机构

OABC, 曲柄 OA 的周转条件为其杆长最短, 且满足

如下杆长要求和条件:
r1 ≤ r2

r1 ≤ r3

r1 ≤ x2 + y2

r1 + x2 + y2 - r2 - r3 ≤ 0

r1 + r2 - r3 - x2 + y2 ≤ 0

r1 + r3 - r2 - x2 + y2 ≤ 0

ì

î

í

ï
ï
ï
ï
ï

ï
ï
ï
ï
ï

(30)

　 　 三角杆存在的约束条件为:
r2 + r5 > r4 (31)

　 　 需满足的最大拉深速度条件为:
max

s·< 0, s≤S′
( | s· | ) ≤ vmax (32)

　 　 该优化下, 最大拉深速度 vmax 的取值设定为

500
 

mm·s-1。
杆 DE 的长度条件为: 在偏心量为零时, 以三

角杆在 O 点右侧为例, 得到杆 AD 下端点至 Y 轴的

最远距离, 而杆 DE 的长度需要大于该距离。 左侧

分析同理。
通过观察, 有 3 种情况可能为杆 AD 下端点至 Y

轴的最远距离位置: (1) OB 与杆 OA 垂直; (2)
杆 OA 与杆 AB 垂直; (3) OB 与杆 AB 的长度相等。
以第 1 种情况为例进行具体分析, 如图 5 所示。

ϕ = arctan x
y( )

β1 = arccos
r1

r2
( )

γ = arccos
r2

2 + r2
5 - r2

4

2r2r5
( )

α1 = arccos
( r2

2 - r2
1) + (x2 + y2) - r2

3

2 r2
2 - r2

1 x2 + y2( )

ì

î

í

ï
ï
ï
ï
ï
ï

ï
ï
ï
ï
ï
ï

(33)

　 　 其中:
θ11 = ϕ - α1

θ15 = ϕ - α1 + β1 - π + γ{ (34)

式中: ϕ 为 OC 与垂直方向所夹的锐角; β1 为杆 OA
与杆 AB 的夹角; α1 为 OB 与 OC 的夹角; θ11 和 θ15

分别为杆 OA 和杆 AD 与 X 轴所夹的锐角。

图 5　 情况 1 示意图

Fig. 5　 Schematic
 

diagram
 

of
 

case
 

1

得到情况 1 下杆 AD 下端点至 Y 轴的最远距离

W1max 为:
W1max = r1cosθ11 + r5cosθ15 (35)

　 　 同理可得其余两种情况下杆 AD 下端点至 Y 轴

的最远距离 W2max 和 W3max。
绘制出 3 种情况下的最远距离以及实际最远距

离 Wmax实际随曲柄长度的变化曲线, 如图 6 所示。 由
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图 6　 4 种情况下最远距离比较

Fig. 6　 Comparison
 

of
 

the
 

longest
 

distances
 

under
 

four
 

cases

图 6 可知, 第 1 种情况下的最远位置与实际情况最

为接近, 故可以将此作为杆 DE 的最小长度约束条

件, 考虑到两者之间的偏差为线性关系, 需要添加

修正量, 得到所需的最远距离值 Wmax 为:

Wmax = W1max +
r1

10
(36)

　 　 当偏心量存在时, 杆 DE 的长度约束条件为:
r6 > Wmax + e (37)

　 　 杆 BC 不干涉条件为: 在实际情况中, 曲柄 OA
位置的偏心轮可能会与杆 BC 发生干涉。 为了满足

不干涉条件, 要求杆 BC 至 O 点的距离 H 大于曲柄

长度和偏心轮半径之和。 曲柄 OA 和杆 OB 反向共线

时杆 BC 到 O 点的距离最近, 如图 7 所示。

图 7　 杆 BC 极限位置

Fig. 7　 Limit
 

position
 

of
 

rod
 

BC

为了求取距离 H, 利用海伦公式得到:

LOC = x2 + y2

p =
LOC + r3 + r2 - r1

2

S = p(p - LOC)(p - r3)(p - r2 + r1)

H = 2S
r3

ì

î

í

ï
ï
ï
ïï

ï
ï
ï
ï

(38)

式中: LOC 为 OC 的长度; p 为三角形 OBC 的半周

长; S 为三角形 OBC 的面积。
具体的约束条件定为:

H > r1 + R (39)
式中: R 为偏心轮半径, 取 400

 

mm。
滑块的行程要求为: 行程最远点实则是曲柄 OA

旋转到 Y 轴负半轴, 最近点实则是杆 AB 与曲柄 OA
在第二象限内垂直的情形。

以行程最远点为例进行具体分析, 如图 8 所示。

α1 = arccos
r2

2 + x2 + (y + r1) 2 - r2
3

2r2 x2 + (y + r1) 2( )
α = arctan x

y + r1
( )

γ = arccos
r2

2 + r2
5 - r2

4

2r2r5
( )

ψ = γ + α + α1 - π

Hmax = r1 + r5cosψ + r2
6 -( r5sinψ + e) 2

ì

î

í

ï
ï
ï
ï
ï
ï

ï
ï
ï
ï
ï
ï

(40)

式中: α 为 AC 与 Y 轴的夹角; ψ 为杆 AD 与 Y 轴所

夹的锐角; Hmax 为此机构行程最远点的距离值。

图 8　 滑块行程最远点示意图

Fig. 8　 Schematic
 

diagram
 

of
 

the
 

farthest
 

point
 

for
 

slider
 

stroke

同理, 可得滑块行程最近点的距离 Hmin。
得到行程 L 为:

L = Hmax - Hmin (41)
　 　 将六连杆的尺寸代入, 得到 L = 1251

 

mm, 与实

际行程 1251. 9
 

mm 相近, 所以可以以此近似。
具体的约束条件定为:

L1 ≤ L ≤ L2 (42)
式中: L1 为最小行程限制值; L2 为最大行程限制

值。 L1 的取值为 1200
 

mm, L2 的取值为 1500
 

mm。
工作空间的要求为: 曲柄 OA 和杆 AB 共线时杆
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BC 处于最远处位置, 如图 9 所示。

图 9　 杆 BC 最远位置示意图

Fig. 9　 Schematic
 

diagram
 

of
 

rod
 

BC
 

at
 

the
 

farthest
 

position

首先, 求取 Y 轴与杆 BC 之间所夹的锐角 ζ, 表

达式为:

ζ1 = arctan x
y( )

ζ2 = arccos
x2 + y2 + r2

3 - ( r1 + r2) 2

2r3 x2 + y2( )
ζ = ζ1 + ζ2 - π

ì

î

í

ï
ï
ïï

ï
ï
ïï

(43)

式中: ζ1 为 OC 与垂直方向所夹的锐角; ζ2 为 OC
与杆 BC 的夹角。

所以, 工作空间的最大宽度 W 为:

W = W1max +
r1

10
+ x + r3sinξ (44)

　 　 工作空间的最大高度 G 为:
G = Hmax + y + r3 (45)

　 　 具体的约束条件定为:
W ≤ W1

G ≤ G1
{ (46)

式中: W1 为最大宽度限制值; G1 为最大高度限制

值。 W1 的取值为 3000
 

mm, G1 的取值为 5000
 

mm。
本文在用遗传算法进行优化时, 选择的种群中

个体数目为 200, 迭代次数为 200, 每代保留精英个

体的个数为 20, 交叉概率为 0. 8, 变异概率为 0. 1。

4　 优化设计结果分析

模拟工作中节拍数为 10, 即 1
 

min 中内滑块往

返 10 次, 假定这一过程中曲柄 OA 匀速转动, 得到

ω1 = π
3

。 采取上述数学模型优化后的结果见表 3。

表 3　 优化设计结果 (mm)
Table

 

3　 Results
 

of
 

optimization
 

design
 

(mm)

变量 初始值 优化值

r2 1050 1121. 3

r3 1200 1269. 3

r4 2779. 6 2793. 9

r5 1816. 6 1759. 2

r6 1500 1418. 1

e 0 118. 4

x 1250 1299. 4

y -325 -274. 8

图 10 为优化设计的求解过程图。

图 10　 多目标求解过程

Fig. 10　 Multi-objective
 

solution
 

process

将得到的参数组成六连杆机构, 进行工作阶段

速度的比较, 同类型的竖线之间为工作段。 从图 11
可以看出, 优化后工作阶段的整体水平段变长, 工

作阶段的速度均方差由 18965. 86 降至 15038. 96, 降

低了 20. 71%, 所以, 速度波动更小。

图 11　 优化前后滑块速度变化曲线

Fig. 11　 Change
 

curves
 

of
 

slider
 

speed
 

before
 

and
 

after
 

optimization

将得到的参数组成六连杆机构, 进行侧向力的

比较。 从图 12 可以看出, 优化后下死点的侧向力不

为零, 但靠近下死点的侧向力的最大值由 3866
 

kN
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图 12　 优化前后滑块侧向力变化曲线

Fig. 12　 Change
 

curves
 

of
 

slider
 

lateral
 

force
 

before
 

and
 

after
 

optimization

降至 3505
 

kN, 降低了 9. 34%, 其随着距下死点距

离的增大而变大, 之后再逐渐减小至 0, 再反向增

大, 与原趋势相似。 被优化前的曲线被包围在内,
更加聚焦于零线附近, 即侧向力对立柱的影响变小。

将得到的参数组成六连杆机构, 进行机械增益的

比较。 从图 13 可以看出, 工作阶段内, 机械增益最

大值由 463. 9 降至 438. 3, 降低了 5. 52%, 其值是驱

动力矩与输出的公称压力的比值, 机械增益最大值变

小, 且保持了水平段的平稳输出, 表明该机构在此阶

段的增力性能变优。

图 13　 优化前后机械增益变化曲线

Fig. 13　 Change
 

curves
 

of
 

mechanical
 

gain
 

before
 

and
 

after
 

optimization

将得到的参数组成六连杆机构, 进行滑块处压

力角的比较。 图 14 显示, 在工作阶段滑块处的最大

压力角由 10. 92°降至 9. 92°, 降低了 9. 16%, 对连

杆机构来说压力角越小, 传力性能越好。

图 14　 优化前后滑块处压力角变化曲线

Fig. 14　 Change
 

curves
 

of
 

slider
 

pressure
 

angle
 

before
 

and
 

after
 

optimization

多目标优化的结果可以统筹多种优势, 所以六

连杆压力机传动机构的各个性能在优化后得到了改

善。

5　 结论

(1) 建立了六连杆压力机传动机构的运动学和

动力学模型。 根据达朗贝尔原理, 考虑各构件的惯

性力, 列出各构件的力和力矩平衡方程, 建立了伺

服压力机的动态静力分析模型, 并进行了动态静力

分析, 采用拉格朗日方程建立了六连杆传动系统的

动力学模型。
(2) 基于运动学和动力学模型推导出了速度波

动、 机械增益、 滑块处压力角、 滑块处侧向力这 4
个优化目标, 将它们统一量纲, 避免因某个目标值

过大而对优化产生影响, 并提出了更全面、 有效的

实际工程约束条件。
(3) 通过比较优化的目标结果可以发现, 所确

定的目标变量和约束条件合理, 利用遗传算法使各

目标得到不同程度的优化, 得到了工作性能更好的

六连杆压力机传动机构。
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