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摘要: 对一种基于零耦合度平面六杆机构的变频压力机作摆动力平衡设计。 首先, 分析计算了机构的自由度和耦合度; 其次,
在位置分析的基础上, 依次求得了滑块的位移、 速度和加速度曲线; 最后, 添加由有限位置法求出的配重, 实现了机构摆动

力的完全平衡, 并通过机构平衡后的总质心与总摆动力曲线加以验证; 此外, 基于实际情况的考虑, 进行了机构摆动力部分

平衡优化设计, 采用遗传算法得到设定范围内的最佳配重值。 结果表明: 质心曲线在 x 和 y 方向上的变化幅度分别减少了

52. 2437%和 8. 9392%, 总摆动力在 x 和 y 方向上的变化幅度分别减少了 49. 4924%和 2. 7584%, 验证了部分平衡优化的有效

性。
关键词: 变频压力机; 摆动力平衡; 有限位置法; 遗传算法; 平衡优化

DOI: 10. 13330 / j. issn. 1000-3940. 2024. 04. 024
中图分类号:

 

TH113. 2+5　 　 　 文献标志码: A　 　 　 文章编号: 1000-3940 (2024) 04-0178-11

Complete
 

balance
 

analysis
 

and
 

partial
 

balance
 

optimization
 

design
 

on
 

swing
 

force
 

for
 

variable
 

frequency
 

press
Li

 

Xia1,
 

Zhang
 

Qinglin2,
 

Jiang
 

Xiuhua2,
 

Zang
 

Chongyun2, You
 

Jiaqi2,
 

Yu
 

Yongtao2, Shen
 

Huiping1

(1. Research
 

Center
 

of
 

Advanced
 

Mechanism,
 

Changzhou
 

University,
 

Changzhou
 

213016,
 

China;
 

2.
 

Jiangsu
 

Xingduan
 

Intelligent
 

Equipment
 

Technology
 

Co. ,
 

Ltd. ,
 

Liyang
 

213300,
 

China)

Abstract:
  

The
 

balance
 

design
 

of
 

swing
 

force
 

for
 

a
 

variable
 

frequency
 

press
 

based
 

on
 

zero
 

coupling
 

degree
 

plane
 

six-bar
 

mechanism
 

was
 

made.
 

Firstly,
 

the
 

freedom
 

degree
 

and
 

coupling
 

degree
 

of
 

the
 

mechanism
 

were
 

analyzed
 

and
 

calculated.
 

Then,
 

on
 

the
 

basis
 

of
 

position
 

analysis,
 

the
 

displacement,
 

velocity
 

and
 

acceleration
 

curves
 

of
 

slider
 

were
 

obtained
 

in
 

turn.
 

Finally,
 

the
 

counterweight
 

obtained
 

by
 

the
 

fi-
nite

 

position
 

method
 

was
 

added
 

to
 

realize
 

the
 

complete
 

balance
 

of
 

swing
 

force
 

for
 

the
 

mechanism,
 

which
 

was
 

verified
 

by
 

the
 

total
 

center
 

of
 

mass
 

and
 

total
 

swing
 

force
 

curves
 

of
 

balanced
 

mechanism.
 

In
 

addition,
 

based
 

on
 

the
 

actual
 

situation,
 

the
 

partial
 

balance
 

optimization
 

de-
sign

 

of
 

swing
 

force
 

for
 

the
 

mechanism
 

was
 

carried
 

out,
 

and
 

the
 

optimal
 

counterweight
 

value
 

within
 

the
 

set
 

range
 

was
 

obtained
 

by
 

genetic
 

al-
gorithm.

 

The
 

results
 

show
 

that
 

the
 

variation
 

amplitude
 

of
 

the
 

center
 

of
 

mass
 

curve
 

in
 

x
 

and
 

y
 

directions
 

decreases
 

by
 

52. 2437%
 

and
 

8. 9392%
 

respectively,
 

and
 

the
 

variation
 

amplitude
 

of
 

the
 

total
 

swing
 

force
 

curve
 

in
 

x
 

and
 

y
 

directions
 

decreases
 

by
 

49. 4924%
 

and
 

2. 7584%
 

respectively,
 

verifying
 

the
 

validity
 

of
 

the
 

partial
 

balance
 

optimization.
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　 　 作为机械零件加工的重要环节, 锻压是机械加

工制造的基础工艺之一, 有助于提高材料的性能,
在汽车制造、 航空航天、 建筑和家具制造等领域有

着广泛的应用[1] 。 目前, 压力机已具有多个优点,
包括多样的运转模式、 节能降噪、 下死点停顿保压、
可实现正逆往返运动加压、 提高摸具寿命、 便于自

动化同步等, 但也存在着机身摇晃、 噪音大等问题。
压力机一般采用平面连杆机构。 因此, 当运动构件

具有较大的速度和加速度时, 会产生较大的惯性力

和惯性力矩, 而所有运动构件的惯性力和惯性力矩

均通过运动副传递至机架, 形成一个大小和方向周

期性变化的摆动力和摆动力矩。 这个摆动力和摆动

力矩一方面使压力机产生振动和噪声, 从而降低了

压力机的运动精度和平稳性; 另一方面, 在运动副

中产生动压力, 加剧轴承的发热和磨损。 因此, 研

究压力机机构的平衡问题具有重要意义。
赵升吨等[2-3] 根据高速压力机的工作特点, 论

述了 5 条降低惯性力及动平衡的途径, 并提出了高



　 　

速压力机惯性力平衡效果的科学评价指标; 曾梁彬

等[4]针对曲柄式高速压力机动平衡问题, 构造了一

个针对机身振动响应的综合平衡优化模型; 钱功

等[5]通过建立高速精密压力机的数字化模型, 优化

副滑块平衡质量和设置平衡缸, 以改善其振动现象;
Lu

 

X
 

J 等[6] 提出了多连杆高速精密压力机的平衡机

构, 该平衡机构一方面可以显著减少作用于床身上

的垂直惯性力, 另一方面会增加某些部件的水平惯

性力和力矩需要; 张庆飞等[7] 采用对称布置法实现

了机构的部分平衡, 减少了惯性力的不良影响; 孙

杨波等[8]研究了高速多杆实验压力机的综合平衡方

案, 对比传统方案, 能够有效改善机身振动。
本文研究江苏兴锻智能装备科技有限公司研制

的 ZXN2-3000 ( B) 型变频压力机, 其主机构为平

面六杆机构, 由曲柄摇杆机构串联一个摇杆滑块机

构组成, 连杆机构的平衡主要是对惯性力的平

衡[9] , 平衡惯性力以减少机构传给机架的总和力

(即总摆动力)。 ZXN2-3000 ( B) 型变频压力机由

转速为 1500
 

r·min-1、 功率为 75
 

kW 的变频电机驱

动, 采用带轮和一级齿轮减速的传动结构, 工作台

固定。 主要技术指标为: 最大加压能力为 3000
 

kN;
行程长度为 300

 

mm; 无负荷连续行程数为每分钟

50 ~ 70 次; 最大闭模高度为 750
 

mm。
本文针对江苏兴锻智能装备科技有限公司研制

的 ZXN2-3000 ( B) 型变频压力机, 在拓扑分析的

基础上, 对其进行运动学分析, 并进行摆动力完全

平衡分析与部分平衡优化设计。

1　 压力机的拓扑分析

基于平面六杆机构的变频压力机机构简图如图

1 所示。 在 D 点建立直角坐标系 Oxy, AB、 BC、
CD、 DE 和 EF 各构件的长度分别为 l1、 l2、 l31、 l32

和 l4, 铰点 A、 D 在 x、 y 方向上的距离分别为 lm、
ln, 三副杆 3 的夹角为 α。 设构件 1 ~ 构件 5 的角位

置为 θi ( i= 1 ~ 5, θ5 = 3π / 2, 图 1 中未标出), θi 为

构件 i 与 x 轴正方向之间的夹角, 其中, 曲柄为匀

角速度转动的驱动件。
压力机整个驱动与传动原理过程如下: 电动机

带动小带轮转动, 通过皮带驱动大飞轮, 并通过高

速轴, 传动与小齿轮相互啮合的大齿轮, 带动曲柄

连杆机构, 使滑块实现一定行程长度内的上下往复

运动, 完成冲压动作。
由图 1 可知, 该机构主要由机架 6、 杆组 (构

图 1　 变频压力机机构简图

1. 偏心体 (简化为曲柄) 　 2. 大连杆　 3. 角架式摇杆 (三副杆)
4. 小连杆　 5. 工作滑块 P1 　 6. 机架

Fig. 1　 Mechanism
 

diagram
 

of
 

variable
 

frequency
 

press

件 2、 构件 3)、 杆组 (构件 4、 构件 5) 两个 II 级

杆组组成, 工作滑块 5 与滑轨之间的连接方式为移

动副, 其余构件之间的连接点 A~F 处采用转动副的

铰接方式, 该机构的每一构件与机架之间均有一条

通路, 而所有通路仅由转动副组成。 例如, 构件 2
可通过转动副 B、 A 或转动副 C、 D 与机架相连; 构

件 4 可通过转动副 E、 D 与机架相连, 其他构件可

类比构件 2、 构件 4 的判断方法, 满足通路定理[10] 。
因此, 机构摆动力完全平衡, 可以通过对所有构件

附加配重加以实现。
1. 1　 自由度分析

显然, 该机构的第 1 个独立回路 LOOP 1 为 A-
B-C-D, 其独立位移方程数 ξL1

= 3; 第 2 个独立回

路 LOOP 2 为 E-F-P1, 其独立位移方程数 ξL2
= 3。

机构整体自由度 DOF[11]可求得为:

DOF = ∑
n

i = 1
fi - ∑

2

j = 1
ξLj

= 7 - (3 + 3) = 1 (1)

式中: fi 为第 i 个运动副的自由度; n 为运动副总

数; ξLj 为第 j 个独立回路的独立位移方程数。
因此, 该机构的自由度为 1, 当驱动曲柄 1 旋

转运动时, 工作滑块 5 可实现直线式往复运动, 从

而完成冲压。
1. 2　 耦合度 k 的计算

上述 2 个独立回路的约束度 Δ1、 Δ2
[11]分别为:

Δ1 = ∑
n1

i = 1
fi - I1 - ξL1

= 4 - 1 - 3 = 0

Δ2 = ∑
n2

i = 1
fi - I2 - ξL2

= 3 - 0 - 3 = 0
 

(2)
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式中: n1 、 n2 分别为第 1、 2 个独立回路的运动

副数; I1 、 I2 分别为第 1、 2 个独立回路的驱动副

数。
因此, 第 1、 2 个回路分别构成基本运动链 SKC,

即 SKC1、 SKC2, 其 2 个回路的耦合度 k1、 k2
[11] 分别

计算为:

k1 = k2 = 1
2

min(∑
1

w = 1
| Δw | ) = 1

2
× 0 = 0 (3)

式中: Δw 为 SKC1、 SKC2 分解的第 w 个单开链

(Single-open-chain, SOC) 的约束度, 该机构具有

特殊性, SKC1 和 SKC2 均只含 1 个 SOC, 即 w= 1。
可知, 该机构包括 2 个零耦合度的 SKC1、

SKC2, 他们的位置正解均具有解析解, 有利于对该

机构进行位置分析。

2　 压力机的运动学分析

位置分析[12] 是使用有限位置法[10] 进行机构摆

动力完全平衡的基础。
2. 1　 位置分析

易知, 各点的坐标为: A = ( lm, - ln ), B =
( lm +l1cosθ1, -ln + l1sinθ1 ), C = ( l31cosθ3, l31sinθ3 ),
E= ( l32cos(2π-α+θ3), l32sin(2π-α+θ3 )), F = (0,
yE+l4sinθ4), 其中, yE 为 E 点在 y 轴的坐标。

已知 θ1 为驱动角, 由几何约束 BC= l2, 可得:

θ3 = 2arctan M′ ± M′2 + N2 - P2

N - P
(4)

式中: M′= 2l31( ln - l1sinθ1 ); N = -2l31( lm +l1cosθ1 );
P= l2

31 +( ln -l1sinθ1) 2 +( lm +l1cosθ1) 2 -l2
2。

此外, θ2 = 2π-arccos
xB-xC

l2
(xB、 xC 分别为 B、

C 点在 x 轴的坐标), θ4 = 2π-arccos
-xE

l4
(xE 为 E 点

在 x 轴的坐标), θ5 = 3π / 2。
其中, 工作滑块在 y 方向的位置为:

yP1
= l32sin(2π - α + θ3) + l4sinθ4 (5)

2. 2　 位置验证

ZXN2-3000 (B) 型变频压力机各构件的尺寸参

数为: l1 = 143
 

mm、 l2 = 1243
 

mm、 l31 = 375
 

mm、
l32 = 480

 

mm、 l4 = 480
 

mm、 lm = 1250
 

mm、 ln =
200

 

mm, α= 135°。 转速为 1500
 

r·min-1 的变频电

机在带轮和一级齿轮减速传动下, 驱动曲柄 1 逆时

针方向匀速转动, 假设其初始角度为 0°, 将上述尺

寸参数代入式 (5), 可得工作滑块在竖直方向 ( y
方向) 的理论位移曲线, 并用 SolidWorks 对该机构

进行仿真分析验证, 如图 2 所示。

图 2　 滑块沿 y 方向的位移曲线

Fig. 2　 Displacement
 

curves
 

of
 

slide
 

along
 

y
 

direction

由图 2 可知, 滑块在竖直方向 ( y 方向) 的位

移值为 301. 2571
 

mm, 仿真值为 300. 4061
 

mm, 存

在微小误差, 相对误差值为 0. 2833%, 接近滑块行

程 300
 

mm, 表明机构的位置分析正确。 下死点处的

位移曲线变化缓慢, 实现下死点处的停顿保压。
2. 3　 速度与加速度分析

对式 (5) 进行时间一次、 二次求导, 分别可

得工作滑块的理论速度与加速度曲线, 并进行仿真

验证, 如图 3 所示。
由图 3 可知: (1) 工作滑块上行最大运动速度为

1390. 0
 

mm·s-1, 发生于曲柄转角为 100. 8°的位置,
其工作滑块下行最大运动速度为 1469. 7

 

mm·s-1, 发

生于曲柄转角为 214. 2°位置; 工作滑块到达上下死

点位置时, 速度为 0, 改变移动方向, 图 2 中的上

下死点时刻与图 3a 所示速度为 0 的时刻一致, 进一

步验证了速度分析的正确性; (2) 工作滑块上行最

大运动加速度为 8702. 8
 

mm·s-2, 发生于曲柄转角

为 256. 2° 的位置, 滑块下行最大运动加速度为

17862
 

mm·s-2, 发生于曲柄转角为 163. 8°的位置;
工作滑块接近下死点位置时刻时, 加速度数值较小

且变化缓慢。 因此, 工作滑块在下死点位置的运动

速度较小, 这有利于避免冲击力和摩擦力增加, 提

高模具寿命, 以及保证产品质量和尺寸稳定性。

3　 压力机摆动力完全平衡分析

3. 1　 连枝构件
 

使用有限位置法[10,13] , 对机构的所有树枝构件
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图 3　 工作滑块沿 y 方向的运动曲线

(a)
 

速度曲线　 (b)
 

加速度曲线

Fig. 3　 Motion
 

curves
 

of
 

working
 

slider
 

along
 

y
 

direction
(a) Velocity

 

curve　 (b)
 

Acceleration
 

curve

附加配重, 由有限个运动位置上机构的总质量矩为

图 4　 各构件及配重的质心位置

(a) 各构件的质心位置　 (b)
 

完全平衡配重位置　 (c)
 

部分平衡配重位置

Fig. 4　 Positions
 

of
 

center
 

of
 

mass
 

for
 

each
 

component
 

and
 

counterweight
(a) Positions

 

of
 

center
 

of
 

mass
 

for
 

each
 

component　 (b) Counterweight
 

position
 

of
 

complete
 

balance　 (c) Counterweight
 

position
 

of
 

partial
 

balance

常量推导出的摆动力完全平衡条件, 在其他任意运

动位置也是成立的。 在 SKC1、 SKC2 中分别选取构

件 2、 构件 5 为连枝构件, 其余构件为树枝构件。
3. 2　 机构未平衡时的质量矩

压力机各构件的质心位置如图 4a 所示, pi、 qi

( i= 1 ~ 5) 分别表示构件 i 的质心相对构件本身长度

和垂直于长度方向的位置参数。 由组成构件的质心

位置矢量, 依次求解 SKC1 和 SKC2 的质量矩, 线性

叠加可得机构的总质量矩[14] 。
3. 2. 1　 SKC1 质量矩

第 1 个子运动链 SKC1 质量矩的表达式为:
M1R1 = m1r1 + m2r2 + m3r3 (6)

式中: M1 为 SKC1 的质量, M1 = ∑
3

i = 1
mi ; R1 为第 1 个

子运动链的总质心相对坐标原点的方位; mi 为构件

i 的质量; ri 为构件 i 的质心相对坐标原点的方位。
易知, 构件 1 ~构件 3 各质心相对坐标原点方位
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分别为:
r1 = [lm + p1cosθ1 - q1sinθ1, - ln + p1sinθ1 + q1cosθ1]T

r2 = [ l31cosθ3 + p2cosθ2 - q2sinθ2,
l31sinθ3 + p2sinθ2 + q2cosθ2] T

r3 = [p3cosθ3 - q3sinθ3, p3sinθ3 + q3cosθ3] T

(7)
　 　 因此, 第 1 个子运动链的质量矩表达式的标量

形式可化简为:

M1R1x = CS1x
+ ∑

3

i = 1
hicosθi - ∑

3

i = 1
gisinθi

M1R1y = CS1y
+ ∑

3

i = 1
hisinθi + ∑

3

i = 1
gicosθi

ì

î

í

ï
ïï

ï
ï

(8)

式中: R1 x 为第 1 个子运动链的总质心相对坐标原

点的 x 方向位置; R1 y 为第 1 个子运动链的总质心相

对坐标原点的 y 方向位置; CS1x
=m1 lm; CS1y

= -m1 ln;
h1 =m1p1; g1 =m1q1; h2 =m2p2; g2 =m2q2; h3 =m2l31 +
m3p3; g3 =m3q3。
3. 2. 2　 SKC2 质量矩

第 2 个子运动链 SKC2 质量矩的表达式为:
M2R2 = m4r4 + m5r5

 (9)

式中: M2 为 SKC2 的质量, M2 = ∑
5

i = 4
mi ; R2 为第 2

个子运动链的总质心相对坐标原点的方位。
易知, 构件 4、 构件 5 各质心相对坐标原点方

位分别为:

r4 = [ l32cos(2π - α + θ3) + p4cosθ4 - q4sinθ4,

l32sin(2π - α + θ3) + p4sinθ4 + q4cosθ4] T

r5 = [l32cos(2π-α + θ3) +l4cosθ4 +p5cosθ5 -q5sinθ5,

l32sin(2π -α +θ3) + l4sinθ4 + p5sinθ5 + q5cosθ5] T

(10)

　 　 因此,
 

第 2 个子运动链的质量矩表达式的标量

形式可化简为:

M2R2x = CS2x
+ ∑

5

i = 4
hicosθi - ∑

5

i = 4
gisinθi

M2R2y = CS2y
+ ∑

5

i = 4
hisinθi + ∑

5

i = 4
gicosθi

ì

î

í

ï
ïï

ï
ï

(11)

式中: R2x 为第 2 个子运动链的总质心相对坐标原点

的 x 方向位置; R2 y 为第 2 个子运动链的总质心相对

坐标原点的 y 方向位置;
 

CS2x
= (m4 +m5 ) l32cos(2π-

α+θ3 ); CS2y
= (m4 +m5 ) l32 × sin (2π-α + θ3 ); h4 =

m5 l4 +m4p4; g4 =m4q4; h5 =m5p5; g5 =m5q5。

3. 2. 3　 机构未平衡时的总质量矩

综上, 该机构的总质量矩为:
MR = M1R1 + M2R2 (12)

式中: M 为该机构的总质量, M = ∑
5

i = 1
mi; R 为机构

总质心位置矢量。
将式 (8) 和式 (11) 代入式 (12) 可得:

MRx = Cx + ∑
5

i = 1
hicosθi - ∑

5

i = 1
gisinθi

MRy = Cy + ∑
5

i = 1
hisinθi + ∑

5

i = 1
gicosθi

ì

î

í

ï
ïï

ï
ï

(13)

式中:
 

Rx 为机构总质心相对坐标原点的 x 方向位置;
Ry 为机构总质心相对坐标原点的 y 方向位置; Cx =
m1 lm; Cy = -m1 ln; h1 = m1p1; g1 = m1q1; h2 = m2p2;
g2 =m2q2; h3 =m2 l31 +m3p3 + (m4 +m5 ) l32cosα; g3 =
m3q3 - (m4 +m5) l32sinα; h4 =m5 l4 +m4p4; g4 =m4q4;
h5 =m5p5; g5 =m5q5。
3. 3　 摆动力完全平衡条件及其配重参数求解

3. 3. 1　 摆动力完全平衡条件

由 1. 1 节可知, 该机构是一个回路数 V 为 2、
自由度 DOF 为 1 的平面六杆机构。 因此, 建立的线

性方程组应包括 4 (V+DOF+ 1) 个不同的运动位

置, 记第 k 个运动位置时, 构件 i 与 x 轴正方向之

间的夹角为 θik, 式 (13) 对应改写为:

　
[MRx] k = Cx + ∑

5

i = 1
hicosθik - ∑

5

i = 1
gisinθik

[MRy] k = Cy + ∑
5

i = 1
hisinθik + ∑

5

i = 1
gicosθik

ì

î

í

ï
ïï

ï
ï

(14)

式中: [MRx] k、 [MRy] k 为机构在第 k 个运动位置

时总质量矩在 x、 y 方向上的分量, k = 0, 1, 2, 3
(k= 0 表示初始位置)。

对树枝构件 1、 构件 3、 构件 4 附加以适当的配

重 ( 配重参数记为 m1
∗、 m3

∗、 m4
∗、 p1

∗、 p3
∗、

p4
∗、 q1

∗、 q3
∗、 q4

∗ ), 以达到机构摆动力完全平

衡的目标。 此时机构在 k (k = 1, 2, 3) 个不同运

动位置时的总质量矩均是一样的, 即:

[MRx] k -[MRx] 0 = 0

[MRy] k -[MRy] 0 = 0{ (15)

　 　 将式 (14) 代入式 (15), 可得:

∑
5

i = 1
h∗
i ΔC ik - ∑

5

i = 1
g∗
i ΔSik = 0

∑
5

i = 1
h∗
i ΔSik + ∑

5

i = 1
g∗
i ΔC ik = 0

ì

î

í

ï
ï

ï
ï

(16)
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式中: ΔC ik 为构件 i 在第 k 个运动位置时转角 θi 的

余弦值与在初始位置时转角 θi 的余弦值之差, ΔCik =
cosθik-cosθi0, k = 1, 2, 3; ΔSik 为构件 i 在第 k 个

运动位置时转角 θi 的正弦值与在初始位置时转角 θi

的正弦值之差, ΔSik = cosθik - cosθi0; h∗
1 = m1p1 +

m∗
1 p∗

1 ; g∗
1 = m1q1 + m∗

1 q∗
1 ; h∗

2 = m2p2; g∗
2 = m2q2;

h∗
3 = m2 l31 +m3p3 +m∗

3 p∗
3 + (m4 + m∗

4 + m5 ) l32cosα;
g∗

3 = m3q3 + m∗
3 q∗

3 - ( m4 + m∗
4 + m5 ) l32sinα; h∗

4 =
m5 l4 +m4p4 +m∗

4 p∗
4 ; g∗

4 = m4q4 + m∗
4 q∗

4 ; h∗
5 = m5p5;

g∗
5 =m5q5。

3. 3. 2　 摆动力完全平衡的配重参数

式 (16) 可改写为矩阵形式:
ΔCI - ΔSI … ΔCII - ΔSII

ΔSI ΔCI … ΔSII ΔCII

é

ë

ê
ê

ù

û

ú
ú
×

HI GI … HII GII[ ]
T = 0 (17)

式 中: ΔCI =
ΔC11 ΔC31 ΔC41

ΔC12 ΔC32 ΔC42

ΔC13 ΔC33 ΔC43

é

ë

ê
ê
ê
ê

ù

û

ú
ú
ú
ú

; ΔCII =

ΔC21 ΔC51

ΔC22 ΔC52

ΔC23 ΔC53

é

ë

ê
ê
ê
ê

ù

û

ú
ú
ú
ú

; ΔSI =
ΔS11 ΔS31 ΔS41

ΔS12 ΔS32 ΔS42

ΔS13 ΔS33 ΔS43

é

ë

ê
ê
ê
ê

ù

û

ú
ú
ú
ú

; ΔSII =

ΔS21 ΔS51

ΔS22 ΔS52

ΔS23 ΔS53

é

ë

ê
ê
ê
ê

ù

û

ú
ú
ú
ú

; HI = h∗
1 , h∗

3 , h∗
4[ ] T; HII =

h∗
2 , h∗

5[ ] T; GI = g∗
1 , g∗

3 , g∗
4[ ] T; GII =

g∗
2 , g∗

5[ ] T。
式 (17) 可简写为:

H∗
I

G∗
I

é

ë

ê
êê

ù

û

ú
úú
= -

HI

GI

é

ë

ê
ê

ù

û

ú
ú
-

ΔCI - ΔSI

ΔSI ΔCI

é

ë

ê
ê

ù

û

ú
ú

-1 ΔCII - ΔSII

ΔSII ΔCII

é

ë

ê
ê

ù

û

ú
ú

HII

GII

é

ë

ê
ê

ù

û

ú
ú

(18)
式中:

 

H∗
I = [ (m∗

1 p∗
1 ), (m∗

3 p∗
3 ), (m∗

4 p∗
4 ) ] T;

G∗
I = [ (m∗

1 q∗
1 ), (m∗

3 q∗
3 ), (m∗

4 q∗
4 ) ] T; HI =

[h1, h3′,h4]T, HII = [h2, h5]T; GI = [ g1, g3′,
g4] T, GII = [g2, g5] T; h3′=m2 l31 +m3p3 +(m4 +m∗

4 +
m5) ×l32cosα, g3′=m3q3 - (m4 +m∗

4 +m5) l32sinα。
3. 3. 3　 摆动力完全平衡数值求解

2. 2 节已给出压力机各构件的尺寸参数。 各构件的

质量参数为: m1 = 1009. 16
 

kg,
 

m2 = 290. 57
 

kg, m3 =
2871. 07

 

kg, m4 = 277. 68
 

kg, m5 = 7073. 87
 

kg; 各构件

质心位置参数为 p1 = 56. 68
 

mm, q1 = 0
 

mm; p2 =
845. 57

 

mm, q2 = 0
 

mm; p3 =
 

-8. 56
 

mm, q3 = -3. 83
 

mm;

p4 = 240
 

mm, q4 = 0
 

mm; p5 = 748
 

mm, q5 = 0
 

mm。
当驱动曲柄 1 的 4 个输入角位置分别为 θ1

 = 0°、
30°、 90°、 120°时, 可得:

ΔCI =

ΔC11 ΔC31 ΔC41

ΔC12 ΔC32 ΔC42

ΔC13 ΔC33 ΔC43

é

ë

ê
ê
ê
ê

ù

û

ú
ú
ú
ú

=

- 0. 1340 - 0. 0971 - 0. 1218
- 1. 0000 - 0. 4427 - 0. 4717
- 1. 5000 - 0. 6058 - 0. 6028

é

ë

ê
ê
êê

ù

û

ú
ú
úú

ΔSI =

ΔS11 ΔS31 ΔS41

ΔS12 ΔS32 ΔS42

ΔS13 ΔS33 ΔS43

é

ë

ê
ê
ê
ê

ù

û

ú
ú
ú
ú

=

0. 5000 0. 0752 0. 0156
1. 0000 0. 2244 0. 1544
0. 8660 0. 2467 0. 2539

é

ë

ê
ê
êê

ù

û

ú
ú
úú

ΔCII =

ΔC21 ΔC51

ΔC22 ΔC52

ΔC23 ΔC53

é

ë

ê
ê
ê
ê

ù

û

ú
ú
ú
ú

=
0. 0139 0
0. 0185 0
0. 0102 0

é

ë

ê
ê
êê

ù

û

ú
ú
úú

ΔSII =

ΔS21 ΔS51

ΔS22 ΔS52

ΔS23 ΔS53

é

ë

ê
ê
ê
ê

ù

û

ú
ú
ú
ú

=
0. 0348 0
0. 0474 0
0. 0252 0

é

ë

ê
ê
êê

ù

û

ú
ú
úú

(19)

　 　 将各构件的尺寸、 质量、 质心位置参数及与 x
轴正方向夹角在不同运动位置下的正余弦差值代入

式 (18), 可得:
m∗

1 p∗
1 = - 8. 5465 × 104

m∗
1 q∗

1 = 0{ (20)

m∗
3 p∗

3 = 2. 5528 × 106

m∗
3 q∗

3 = 2. 5741 × 106{ (21)

m∗
4 p∗

4 = - 3. 4621 × 106

m∗
4 q∗

4 = 0{ (22)

　 　 输入角 θ1 任取一组数值, 计算结果和式 (20) ~
式 (22) 一致。
3. 3. 4　 摆动力完全平衡结果

由式 (20) ~ 式 (22) 可知, 决定机构最终摆

动力平衡的参数主要有: mi
∗、 pi

∗、 qi
∗ ( i = 1, 3,

4)。 为验证完全平衡结果, 对式 (20) ~ 式 (22)
给定配重大小: m1

∗ =
 

m3
∗ =

 

m4
∗ = 200

 

kg, 则
 

p1
∗ =

-427. 3262
 

mm, p3
∗ = 12764

 

mm, p4
∗ = -17311

 

mm,
q1

∗ = 0
 

mm, q3
∗ = 12870

 

mm, q4
∗ = 0

 

mnm。
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机构总质心表达式的标量形式可化简为:

xs =
1
M∑

5

i = 1
mixsi

ys =
1
M∑

5

i = 1
miysi

ì

î

í

ï
ïï

ï
ï

(23)

式中: xs 为机构总质心在 x 方向上的分量; ys 为机

构总质心在 y 方向上的分量。
　 　 机构总摆动力表达式的标量形式化简为:

Fx = Mx··
s

Fy = My··
s

{ (24)

式中: ( xsi, ysi ) 为构件 i 的质心的标量形式;
 

( x··
s, y··

s) 为机构总质心加速度的标量形式; Fx、
Fy 分别为机构总摆动力在 x、 y 方向上的分量。

对式 ( 23) 进行编程, 得到机构的总质心曲

线, 如图 5 所示。

图 5　 完全平衡前后的机构总质心曲线

(a) x 方向上的质心曲线　 (b)
 

y 方向上的质心曲线　 (c)
 

总质心曲线

Fig. 5　 Total
 

center
 

of
 

mass
  

curves
 

of
 

mechanism
 

before
 

and
 

after
 

complete
 

balance
(a) Center

 

of
 

mass
 

curves
 

along
 

x
 

direction　 (b) Center
 

of
 

mass
 

curves
 

along
 

y
 

direction　 (c) Total
 

center
 

of
 

mass
 

curves

　 　 由图 5 可知, 完全平衡前, 机构总质心在 x 方

向上的波动为 11. 6215
 

mm, 在 y 方向上的波动为

199. 1732
 

mm; 完全平衡后, 随着驱动构件 1 的转

动, 其总质心总是在 (145. 1, - 459. 7) 点处保持

静止, 在 x、 y 方向上的波动减小至零。
对式 (24) 进行编程, 得到机构的总摆动力曲

线, 如图 6 所示。 由图 6 可知, 完全平衡前, 机构

摆动力在 x、 y 方向上的波动幅度分别为 7. 1320 和

199. 75
 

kN, 总摆动力在上死点达到最大值, 为

131. 99
 

kN, 在上下死点之间某个位置达到最小值,
为 1. 4875

 

kN, 1 个冲程内幅度高达 130. 50
 

kN;
完全平衡后, 机构总摆动力曲线变为数值为 0 的

直线。
综上可知, 采用有限位置法添加配重, 对于实

现摆动力完全平衡是可行的。
机构完全平衡的配重位置如图 4b 所示, 其中,

边线为实线的圆形图标表示平衡前各构件质心的实

际位置, 边线为点画线的圆形图标表示平衡后所需

添加配重的实际位置, 可以明显看出, 完全平衡的

配重位置不符合实际, 在工程上实现的可能性不大,
为此, 进行机构摆动力的部分平衡分析。

4　 压力机摆动力部分平衡优化设计

为使机构完全平衡, 所附加的配重偏离相应构

件过远。 因此, 对机构进行摆动力部分平衡更合理。
遗传算法通过模拟自然选择、 交叉、 变异等过

程, 通过不断迭代优化个体的适应度, 最终得到最
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图 6　 完全平衡前后的机构总摆动力曲线

(a) x 方向上的总摆动力曲线　 (b)
 

y 方向上的总摆动力曲线

(c)
 

总摆动力曲线

Fig. 6　 Total
 

swing
 

force
 

curves
 

of
 

mechanism
 

before
 

and
 

after
 

complete
 

balance
(a)

 

Total
 

swing
 

force
 

curves
 

along
 

x
 

direction
(b)

 

Total
 

swing
 

force
 

curves
 

along
 

y
 

direction
(c)

 

Total
 

swing
 

force
 

curves

优解, 能够处理复杂的、 非线性问题, 具有较好的

全局搜索能力。 摆动力部分平衡优化问题属于有约

束的非线性优化问题, 适合采用遗传算法。
4. 1　 优化的数学模型

4. 1. 1　 目标函数

优化目标是使机构总摆动力均方根达到最小,
即:

f( t) = 1
t ∫

t

0
F2dt Emin (25)

式中: F 为机构总摆动力, F2 = F2
x +F2

y; f( t) 为关

于时间 t 的函数, 为机构总摆动力的均方根; Emin

为 f( t) 的最小值。
4. 1. 2　 约束条件

由式 (20) ~ 式 (22) 可知, 优化结果受树枝

构件 1、 构件 3、 构件 4 配重质量、 配重位置的影

响, 其中, 构件 3 为多副构件, 其配重位置难以安

装, 因此, 设定机构中构件 1、 构件 4 的配重质量

以及配重位置参数, 作为此次优化设计变量。 计算

结果表明, 构件 1、 构件 4 的配重位置参数 q1
∗、

q4
∗为 0, 可直接将其赋值, 因此, 不再将其设为变

量, 即, m∗
1 m∗

4 p∗
1 p∗

4[ ] 。
根据机构的结构特点, 在构件 1 杆长反方向的

1~ 2 倍距离内附加一配重, 其配重的质量在构件 1
质量的 0. 6 ~ 1. 0 倍范围内; 在构件 4 杆长反方向的

0. 1 ~ 0. 4 倍距离内附加另一配重, 其配重的质量在

构件 4 质量的 0. 2 ~ 0. 6 倍范围内, 如表 1 所示。
表 1　 设计变量满足的约束条件

Table
 

1　 Constraints
 

satisfied
 

by
 

design
 

variables

参数 数值

m1
∗ / kg 605. 496~ 1009. 16

m4
∗ / kg 55. 536 ~ 166. 608

p1
∗ / mm -286 ~ -143

p4
∗ / mm -192 ~ -48

4. 2　 优化结果

4. 2. 1　 算法基本参数

利用 MATLAB 遗传算法工具箱进行优化编程,
设置种群规模为 40, 最大迭代次数为 400, 交叉率

为 0. 8, 变异率为 0. 2。
4. 2. 2　 设计变量优化结果

优化后各变量取值如表 2 所示。 机构完全平衡

时所附加配重的质量为表 2 中数值时, 相应的配

重位置如表 3 所示。 机构完全平衡时所附加配重

的位置为表 2 所示数值时, 相应的配重质量如表 4
所示。

表 2　 设计变量的优化值

Table
 

2　 Optimal
 

values
 

of
 

design
 

variables

参数 数值

m1
∗ / kg 605. 496

m4
∗ / kg 55. 536

p1
∗ / mm -143

p4
∗ / mm -125. 997
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表 3　 相同配重质量下完全平衡与部分平衡的配重位置 (mm)
Table

 

3　 Counterweight
 

positions
 

of
 

complete
 

balance
 

and
 

partial
 

balance
 

under
 

same
 

counterweight
 

mass (mm)

配重位置 完全平衡 部分平衡

p1
∗ -141. 1492 -143

p4
∗ -62340 -125. 997

表 4　 相同配重位置下完全平衡与部分平衡配重质量 (kg)
Table

 

4　 Counterweight
 

mass
 

of
 

complete
 

balance
 

and
 

partial
 

balance
 

of
 

at
 

same
 

counterweight
 

position (kg)

配重质量 完全平衡 部分平衡

m1
∗ 597. 6591 605. 496

m4
∗ 27478 55. 536

　 　 由表 3 和表 4 可知, 完全平衡或部分平衡时构

件 1 所附加的配重参数差别较小, 但完全平衡时

构件 4 所附加配重的质量或位置参数是部分平衡

时的近 500 倍, 这会造成机构整体尺寸和重量大

大增加, 除了难以实现, 还会增加机构的转动惯

量以及运动副之间的动压力, 更加剧了轴承的发

热和磨损[15] 。 因此, 采用部分平衡结果对机构添

加配重更合理。
4. 2. 3　 优化效果图

4. 2. 3. 1　 总质心轨迹

部分平衡后, 总质心曲线的波动幅度有所减小,
如图 7 所示。 由表 5 可知, 总摆动力部分平衡优化

效果在 x 方向上更明显, 总质心轨迹面域形状变得

窄短, 面积也相对有所减小。

图 7　 部分平衡前后的机构总质心曲线

(a) x 方向上的质心曲线　 (b)
 

y 方向上的质心曲线　 (c)
 

总质心曲线

Fig. 7　 Total
 

center
 

of
 

mass
 

curves
 

for
 

mechanism
 

before
 

and
 

after
 

partial
 

balance
(a) Center

 

of
 

mass
 

curves
 

along
 

x
 

direction　 (b) Center
 

of
 

mass
 

curves
 

along
 

y
 

direction
(c)

 

Total
 

center
 

of
 

mass
 

curves

表 5　 总质心部分平衡优化幅度

Table
 

5　 Optimal
 

amplitude
 

of
 

partial
 

balance
 

for
 

total
 

center
 

of
 

mass

总质心位置 最大值 / mm 最小值 / mm 极差 / mm η / %

xs

部分平衡前 140. 0940 128. 4725 11. 6215

部分平衡后 192. 8946 187. 3446 5. 5500
52. 2437

ys

部分平衡前 -892. 1989 -1. 0914×103 199. 1732

部分平衡后 -857. 7956 -1. 0392×103 181. 3687
8. 9392

　 　 注: η 为机构的总质心波动幅度的优化率, η = ΔS′
ΔS″

, 其中, ΔS″

为部分平衡前总质心曲线的变化幅度, ΔS′为部分平衡前后总质心曲

线的变化幅度之差。

4. 2. 3. 2　 机构摆动力

部分平衡后, 总摆动力波动幅度有所减小,
如图 8 所示。 由表 6 可知, 摆动力部分平衡后, x

方向的最大摆动力为 3. 6199
 

kN, 部分平衡前为

1. 9765
 

kN, 降低了 45. 3990%; 部分平衡后, x 方

向的摆动力幅度为 7. 1320
 

kN, 部分平衡前为

3. 6022
 

kN, 降低了 49. 4924%; y 方向最大摆动力

为 67. 798
  

kN, 部分平衡前为 63. 552
 

kN, 降低了

6. 2627%; 部 分 平 衡 后, y 方 向 摆 动 力 幅 度 为

199. 75
 

kN, 部 分 平 衡 前 为 194. 24
 

kN, 降 低 了

2. 7584%。 数据分析结果表明, 部分平衡优化得到

的配重参数在 x 方向上的平衡效果较好。
机构部分平衡优化的配重位置如图 4c 所示, 图

中边线为实线的圆形图标表示部分平衡前各构件质

心的实际位置, 边线为点画线的圆形图标表示部分

平衡后所需添加配重的实际位置, 可以明显看出部

分平衡优化的配重位置远小于完全平衡的配重位置,
可以在工程上实现。
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　 　图 8　 部分平衡前后的机构总摆动力曲线

(a) x 方向上总摆动力曲线　 (b)
 

y 方向上总摆动力曲线　 (c) 总摆动力曲线

Fig. 8　 Total
 

swing
 

forces
 

curves
 

of
 

mechanism
 

before
 

and
 

after
 

partial
 

balance
(a)

 

Total
 

swing
 

force
 

curves
 

along
 

x
 

direction　 (b)
 

Total
 

swing
 

force
 

curves
 

along
 

y
 

direction　 (c)
 

Total
 

swing
 

force
 

curves

表 6　 总摆动力部分平衡优化幅度

Table
 

6　 Optimal
 

range
 

of
 

partial
 

balance
 

for
 

total
 

swing
 

force

摆动力 最大值 / kN 最小值 / kN 极差 / kN γ / %

Fx

部分平衡前 3. 6199 -3. 5121 7. 1320

部分平衡后 1. 9765 -1. 6258 3. 6022
49. 4924

Fy

部分平衡前 67. 798 -131. 95 199. 75

部分平衡后 63. 552 -130. 69 194. 24
2. 7584

　 　 注: γ 为机构的总摆动力波动幅度的优化率, γ = ΔT′
ΔT″

, 其中,

ΔT″为平衡前总摆动力曲线的变化幅度, ΔT′为平衡前后总摆动力曲

线的变化幅度之差。

5　 结论

(1) 变频压力机的平面六杆机构由 2 个 SKC 构

成, 满足通路定理, 可用配重法进行摆动力平衡分

析; 同时分析了该机构的自由度 (DOF= 1) 和耦合

度 (k1 = k2 = 0), 零耦合度的拓扑特性便于得到其符

号式位置正解。
(2) 对该压力机进行了运动性分析: 推导出

了工作滑块位置正解及各构件角位置; 得出了工

作滑块行程近似为 300
 

mm; 计算出了工作滑块上

下行最大运动速度与加速度大小及对应的曲柄转

角位置。
(3) 确定两个子运动链中的连枝构件, 基于有

限位置法, 对该机构进行摆动力完全平衡分析, 计

算得到其配重参数, 求解过程简单、 有利于编程计

算。
(4) 以总摆动力均方根的最小值为优化目标,

得到最佳配重参数, 其数值更符合实际要求。
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