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机械压力机机构摆动力部分平衡前后的动力学计算与分析对比
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摘要: 对机械压力机的平面六杆机构摆动力部分平衡后的动力学性能进行计算与分析比较, 以验证摆动力部分平衡的优势。
首先, 利用矢量法分析了机构的位移、 速度和加速度曲线; 其次, 运用牛顿-欧拉法建立了该机构的动力学方程, 并得到该机

构的驱动力矩及运动副内约束反力的理论计算公式; 最后, 针对机构摆动力部分平衡前后因构件质量和质心的变化引起的驱

动力矩及运动副内约束反力的变化, 分别进行了编程计算。 结果表明: 曲轴驱动力矩的最大波动减少了 1. 8713%, 而曲轴支

撑处约束反力在 x、 y 方向上的最大波动分别减少了 2. 5013%、 4. 0707%, 其余运动副内的约束反力几乎无变化, 从而验证了

机械压力机机构摆动力部分平衡优化的有效性及优势。
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Abstract:
 

The
 

calculation
 

and
 

comparative
 

analysis
 

on
  

the
 

dynamic
 

performance
 

of
 

planar
 

six-bar
 

mechanism
 

for
 

mechanical
 

press
 

after
 

partial
 

balancing
 

of
 

swing
 

force
 

were
 

conducted
 

to
 

verify
 

the
 

advantages
 

of
 

partial
 

balancing
 

of
 

swing
 

force.
 

Firstly,
 

the
 

displacement,
 

ve-
locity

 

and
 

acceleration
 

curves
 

of
 

the
 

mechanism
 

were
 

analyzed
 

by
 

vector
 

method,
 

then
 

the
 

dynamics
 

equation
 

of
 

the
 

mechanism
 

was
 

estab-
lished

 

by
 

Newton-Euler
 

method
 

to
 

obtain
 

the
 

theoretical
 

calculation
 

formulas
 

for
 

driving
 

torque
 

and
 

constraint
 

reaction
 

force
 

in
 

the
 

kinemat-
ic

 

pair
 

of
 

the
 

mechanism.
 

Finally,
 

the
 

changes
 

in
 

driving
 

torque
 

and
 

constraint
 

reaction
 

force
 

in
 

the
 

kinematic
 

pair
 

caused
 

by
 

the
 

changes
 

in
 

component
 

mass
 

and
 

center
 

of
 

mass
 

before
 

and
 

after
 

partial
 

balancing
 

of
 

swing
 

force
 

for
 

the
 

mechanism
 

were
 

programmed
 

and
 

calculated
 

separately.
 

The
 

results
 

show
 

that
 

the
 

maximum
 

fluctuation
 

of
  

crankshaft
 

driving
 

torque
 

is
 

reduced
 

by
 

1. 8713%,
 

while
 

the
 

maximum
 

fluctu-
ations

 

of
 

the
 

constraint
 

reaction
 

force
 

at
 

the
 

crankshaft
 

support
 

in
 

the
 

x
 

and
 

y
 

directions
 

are
 

2. 5013%
 

and
 

4. 0707%,
 

respectively.
 

The
 

constraint
 

reaction
 

forces
 

in
 

other
 

kinematic
 

pairs
 

remained
 

almost
 

unchanged,
 

thus
 

verifying
 

the
 

effectiveness
 

and
 

advantages
 

of
 

the
 

opti-
mization

 

on
 

the
 

partial
 

balancing
 

of
 

swing
 

force
 

for
 

the
 

mechanical
 

press
 

mechanism.
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　 　 锻压作为机械加工制造的基础工艺之一, 具有

生产精度高、 节拍快、 自动化程度高等特点, 在航

空航天、 家用电器、 汽车制造等领域有着广泛的应

用; 但也存在床身振动大、 噪音高、 模具寿命低等

问题。 因此, 对锻压机构进行动平衡设计, 减少由

振动引起的噪声、 精度降低等问题, 对实际生产有

着重要的意义。
赵升吨等[1-2] 对目前广泛采用的 5 种惯性力平

衡机构的工作特点进行了分析, 并提出高速压力机

惯性力平衡效果的科学评价指标, 从而为研制高速

压力机新的高性能平衡机构奠定了基础。 张庆飞

等[3]针对曲柄压力机高速化带来的振动, 采用对称

布置法实现了机构的部分动平衡, 并利用 Matlab 对

传动系统中各运动构件质量对运动副约束反力的影



　 　

响进行了分析。 陆杨等[4] 以延长模具使用寿命和提

高工件精度为目的, 针对一种闭式双点高速精密压

力机进行了动平衡设计。 张蔚等[5] 将一种基于振动

响应的平面机构动平衡方法应用于高速压力机的设

计中, 相比于传统分析方法其分析误差得到了明显

降低。 胡战胜等[6] 以 HSD-125 型高速压力机为例,
采用解析法分析了对称动平衡机构设计的原理。 阮

卫平等[7]分析了高速曲柄压力机中常用的两种配重

结构特点。 Elliott
 

J
 

L 等[8]给出了所有四连杆机构单

独或组合时驱动力矩、 振动力矩和振动力平衡的方

法。 Lu
 

X
 

J 等[9]设计了一种用于多连杆高速精密压

力机的平衡机构, 并推导出带有平衡机构的压力机

的动力学方程。 Ge
 

X
 

F 等[10]对一种单自由度平面八

连杆机构进行了运动学分析, 在运动学分析和所需

输出位移曲线的基础上, 采用差分进化算法对单自

由度平面八连杆机构进行了优化设计。 Meng
 

C
 

F
等[11]提出了一种适合于压力机的组合输入机构, 并

对其进行了逆运动学分析和优化设计。 孙杨波等[12]

提出一种用于高速多连杆压力机动平衡优化的设计

方案, 并利用遗传算法分析计算了其最优变量。 闫

金良等[13]利用解析法分别对曲柄连杆机构和八连杆

机构进行了运动学分析, 并对两种传动机构滑块的

运动学性能进行了分析比较。 张楠等[14] 提出一种由

曲柄摇杆机构和摇杆滑块机构串联而成的微型伺服

压力机, 并对其进行了运动学和动力学分析, 得到

了位移、 速度、 加速度曲线及铰接点的约束反力,
并将其与一般曲柄滑块机构的运动学及动力学性能

分析作对比。 贾先等[15] 提出一种新型 200
 

kN 双电

机螺旋副直驱式回转头压力机, 并分析了该新型压

力机工作时的运动学和动力学特性。 方雅等[16] 分析

了普通直线连杆-等长肘杆和三角连杆-不等长肘杆

两种机构的运动学和动力学性能。 Qiu
 

Y 等[17] 对一

种三角肘伺服压力机的运动学性能进行了分析, 比

较了各种参数下的滑块运动规律。 Bai
 

Y
 

J 等[18] 提

出了一种新型的具有并联拓扑结构的多驱动机械压

力机, 并利用虚功原理建立了机构的动力学模型,
计算了压力机所需的驱动力矩。 Chen

 

H 等[19] 基于

ADAMS 建立了高速精密压力机主传动系统动力学模

型, 研究了不同轴承间隙对动态精度的影响。
文献 [20] 对江苏兴锻智能装备科技有限公司

研制的 ZXN2-3000 ( B) 型机械压力机主机构进行

了摆动力完全平衡以及部分平衡优化, 对于具有实

际应用意义的部分平衡优化情况, 求解了该机构摆

动力部分平衡所需添加的配重, 并表明: 质心曲线

在 x、 y 方向上的变化幅度分别减少了 52. 2437%、
8. 9392%, 总摆动力在 x、 y 方向上的变化幅度分别

减少了 49. 4824%、 2. 7584%, 从而证明了部分平衡

优化的优势和有效性。
但主机构部分平衡优化后, 其驱动力矩及各运

动副内的约束反力是否发生了有益的下降变化, 也

是一个重要而具有实际意义的课题, 但尚未进行研

究。 本文提出对压力机主机构在摆动力部分平衡前

后进行动力学性能计算与分析比较的技术思想, 以

改善压力机的性能。 在此基础上研究该压力机主机

构摆动力部分平衡前后的动力学性能, 即分析比较

其驱动力及其各运动副内的约束反力在摆动力部分

平衡前后的变化情况, 得到了一些有益的结论, 验

证了该机械压力机主机构在进行部分平衡优化后所

具有优势[20]的基础上, 还具有动力学性能———驱动

力矩及各运动副内的约束反力均有所下降的优势,
从而对改善压力机的性能具有较好的实际意义。

1　 机构及其运动学分析

1. 1　 机构及其运动学模型

ZXN2-3000 ( B ) 型 机 械 压 力 机 由 西 门 子

ITL0003-2DB03
 

3AB4 三相异步电动机驱动, 电机额

定转速为 1485
 

r·min-1, 额定功率为 75
 

kW, 实际运

行时的输出转速范围为 724. 9 ~ 1450
 

r·min-1, 电机

的输出转矩-频率的关系曲线如图 1 所示。 其中, fN

为电机额定工作频率, 为 50
 

Hz; Tn 为电机额定转

矩, 为 482
 

N·m。 压力机采用带轮和一级齿轮减速的

传动结构, 工作台固定, 其主要技术指标为: 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 5/ 6~7/ 6
 

Hz、 最大闭模高度为 750
 

mm[20] 。

图 1　 输出转矩-频率关系曲线

Fig. 1　 Relationship
 

curve
 

of
 

output
 

torque
 

and
 

frequency

机械压力机的主机构为由曲柄摇杆机构串联一

个摇杆滑块机构组成的平面六杆机构[20] , 机构运动

学模型和实物图分别如图 2a 和图 2b 所示, 其中,
A~F 为铰点, 0 为机架, 1 ~ 5 为构件, 构件 1 为偏

心体, 简化为曲柄, 构件 2 为大连杆, 构件 3 为脚
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图 2　 压力机运动学模型 (a) 及实物图 (b)
Fig. 2　 Kinematic

 

model (a) and
 

physical
 

drawing (b) of
 

press
 

架式摇杆 (三副杆), 构件 4 为小连杆, 构件 5 为

工作滑块 P1。 显然, 该机构自由度为 1, 当曲柄 1
作匀速整周转动时, 分别带动大连杆 2、 脚架式摇

杆 3、 小连杆 4 运动, 最后带动冲压构件 5 实现直

线式往复运动, 从而完成上下冲压动作。
图 2a 中, 在 D 点建立直角坐标系 Oxy, lm 和 ln

为铰点 A、 D 分别在 x、 y 方向上的距离, lm =
1250

 

mm、 ln = 200
 

mm; θ1 ~θ5 分别为5 个构件的角位

移, 即构件与 x 轴正方向之间的夹角, 其中 θ5 = 3π/ 2,
图 2a 中未标出; α 为三副杆 3 的夹角, 为 3π/ 4。
1. 1. 1　 位移分析

如图 2a 所示, 由封闭图形 DEFD 以及 DCBAD
得到两个封闭矢量方程:

l4 + l32 =X5 (1)

lAD + l31 = l1 + l2 (2)

　 　 将式 ( 1) 和式 ( 2) 写成两坐标轴上的投影

式, 得:
l4cosθ4 + l32cosθ3 = 0
l4sinθ4 + l32sinθ3 = X5

{ (3)

lm + l31cosθ3 = l1cosθ1 + l2cosθ2

- ln + l31sinθ3 = l1sinθ1 + l2sinθ2
{ (4)

式中: l1、 l2、 l31、 l32、 l4 分别为构件 AB、 BC、
CD、 DE 和 EF 的长度, l1 = 143

 

mm、 l2 = 1243
 

mm、
l31 = 375

 

mm、 l32 = 480
 

mm、 l4 = 480
 

mm; X5 为构件

5 即工作滑块 P1 的位移; lAD 为铰点 A 至铰点 D 的

距离。
由式 (3) 和式 (4) 可解得构件 2 ~ 构件 4 的

角位移 θ2 ~ θ4 以及工作滑块 P1 的位移 X5。
1. 1. 2　 速度分析

将式 (3) 和式 (4) 对时间 t 进行一次求导,
可得其速度表达式:

 

- l4sinθ4ω4 - l32sinθ3ω3 = 0

l4cosθ4ω4 + l32cosθ3ω3 = v5
{ (5)

- l31sinθ3ω3 = - l1sinθ1ω1 - l2sinθ2ω2

l31cosθ3ω3 = l1cosθ1ω1 + l2cosθ2ω2
{ (6)

式中: ω1 ~ω4 为构件 1 ~ 构件 4 的角速度; v5 为工

作滑块 P1 的速度。
用矩阵形式表示为:

l2sinθ2 - l31sinθ3 0 0

- l2cosθ2 l31cosθ3 0 0

0 - l32sin(2π + θ3 - α) - l4sinθ4 0

0 l32cos(2π + θ3 - α) l4cosθ4 - 1

é

ë

ê
ê
ê
ê
ê
ê

ù

û

ú
ú
ú
ú
ú
ú

ω2

ω3

ω4

v5

é

ë

ê
ê
ê
ê
ê
ê

ù

û

ú
ú
ú
ú
ú
ú

= ω1

- l1sinθ1

l1cosθ1

0

0

é

ë

ê
ê
ê
ê
ê
ê

ù

û

ú
ú
ú
ú
ú
ú

(7)

　 　 由式 (7) 可解得构件 2 ~ 构件 4 的角速度 ω2 ~
ω4 以及工作滑块 P1 的速度 v5。

1. 1. 3　 加速度分析

将式 (3) 和式 (4) 对时间 t 进行二次求导,
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可得其加速度表达式:
- l4ω2

4cosθ4 - l32ω2
3cosθ3 - α4 l4sinθ4 -

α3 l32sinθ3 = 0
- l4ω2

4sinθ4 - l32ω2
3sinθ3 + α4 l4cosθ4 +

α3 l32cosθ3 = a5

ì

î

í

ï
ï
ï

ï
ïï

(8)

- l31ω2
3cosθ3 - α3 l31sinθ3 = - l1ω2

1cosθ1 -

l2ω2
2cosθ2 - α2 l2sinθ2

- l31ω2
3sinθ3 + α3 l31cosθ3 = - l1ω2

1sinθ1 -

l2ω2
2sinθ2 + α2 l2cosθ2

ì

î

í

ï
ï
ï

ï
ï
ï

(9)

　 　 用矩阵形式表示为:
　 　

l2sinθ2 - l31sinθ3 0 0

- l2cosθ2 l31cosθ3 0 0

0 - l32sin(2π + θ3 - α) - l4sinθ4 0

0 l32cos(2π + θ3 - α) l4cosθ4 - 1

é

ë

ê
ê
ê
ê
ê
ê

ù

û

ú
ú
ú
ú
ú
ú

α2

α3

α4

a5

é

ë

ê
ê
ê
ê
ê
ê

ù

û

ú
ú
ú
ú
ú
ú

=

-

l2ω2cosθ2 - l31ω3cosθ3 0 0

l2ω2sinθ2 - l31ω3sinθ3 0 0

0 l32ω3cos(2π + θ3 - α) - l4ω4cosθ4 0

0 l32ω3sin(2π + θ3 - α) - l4ω4sinθ4 0

é

ë

ê
ê
ê
ê
ê
ê

ù

û

ú
ú
ú
ú
ú
ú

ω2

ω3

ω4

v5

é

ë

ê
ê
ê
ê
ê
ê

ù

û

ú
ú
ú
ú
ú
ú

+ ω1

- l1sinθ1

l1cosθ1

0

0

é

ë

ê
ê
ê
ê
ê
ê

ù

û

ú
ú
ú
ú
ú
ú

(10)

式中: α2 ~α4 为构件 2 ~ 构件 4 的角加速度; a5 为

工作滑块 P1 的加速度。
由式 (10) 可解得构件 2 ~ 构件 4 的角加速度

α2 ~α4 以及工作滑块 P1 的加速度 a5。

图 3　 压力机运动学性能曲线

(a) 滑块 P1 位移曲线　 (b) 滑块 P1 速度曲线　 (c) 滑块 P1 加速度曲线

Fig. 3　 Kinematic
 

performance
 

curves
 

of
 

press
(a) Displacement

 

curve
 

of
 

slider
 

P1 　 (b) Velocity
 

curve
 

of
 

slider
 

P1 　 (c) Acceleration
 

curve
 

of
 

slider
 

P1

1. 2　 运动学仿真结果分析

设曲轴以转速 70
 

r·min-1 逆时针方向匀速转

动, 构件 1 平行于 x 轴方向时, θ1 初始角度为 0°。

将 1. 1 节所述的尺寸参数代入式 (3)、 式 (4)、 式

(7) 和式 (10), 利用 Matlab 软件编程可得到工作

滑块 P1 的位移、 速度、 加速度, 如图 3 所示。
由图 3a 可知, 工作滑块 P1 的最大位移与最小

位移理论值分别为-0. 6583 和-0. 9595
 

m, 故滑块的

行程约为 0. 3012
 

m, 误差在 0. 5%以内, 验证了滑

块位置分析的正确性。 在下死点位置, 滑块位移曲
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线较为平缓, 以确保完成停顿保压的操作。
由图 3b 和图 3c 可知, 工作滑块 P1 上行和下行

的最大速度分别为 1. 3910 和 1. 4690
 

m·s-1, 最大

加速度分别为 8. 7040 和 17. 8620
 

m·s-2。
 

文献 [20] 应用基于拓扑特征的运动学原

理[21] 求解了该机构的运动学方程, 而本文利用矢

量法求解的运动学结果与之完全相同, 并且用

SolidWorks 软件得到的运动学仿真曲线与图 3 所示

的工作滑块 P1 的位移、 速度和加速度理论曲线一

致, 误差在 0. 5%以内, 因此, 机构运动学模型建

立正确。

2　 动力学分析

2. 1　 动力学模型的建立

本文基于牛顿-欧拉方程[22-25] 建立机构的动力

学模型。 由 1. 1 节求得的构件 2 ~ 构件 5 的加速度

值, 可求得构件的惯性力和惯性力矩。 设 F ij 为构件

i 作用于构件 j 的作用力 ( i, j = 1, 2, 3, 4, 5),
Mi 为构件 i 的惯性力矩, 根据平面力系平衡方程

∑Fx = 0、 ∑Fy = 0、 ∑MSi
= 0 (即构件上所有外力在

x、 y 轴上的投影代数和为 0, 以及构件上所有外力

对其质心的力矩代数和为 0), 可得到各构件平衡方

程, 具体如下文。
图 4 为各构件受力分析图, 其中, G1 ~ G5 分别

为构件 1 ~ 构件 5 的重力, S1 ~ S5 分别为构件 1 ~ 构

件 5 的质心, Mb 为加在曲轴上的驱动力矩, F01 x、
F01 y 分别为机架 0 作用于构件 1 上的作用力在 x、 y
方向的分量, F21 x、 F21 y 分别为构件 2 作用于构件 1
上的作用力在 x、 y 方向的分量, F32 x、 F32 y 分别为

构件 3 作用于构件 2 上的作用力在 x、 y 方向的分

量, F12 x、 F12 y 分别为构件 1 作用于构件 2 上的作用

力在 x、 y 方向的分量, F23 x、 F23 y 分别为构件 2 作

用于构件 3 上的作用力在 x、 y 方向的分量, F03 x、
F03 y 分别为机架 0 作用于构件 3 上的作用力在 x、 y
方向的分量, F43 x、 F43 y 分别为构件 4 作用于构件 3
上的作用力在 x、 y 方向的分量, F34 x、 F34 y 分别为

构件 3 作用于构件 4 上的作用力在 x、 y 方向的分

量, F54 x、 F54 y 分别为构件 5 作用于构件 4 上的作用

力在 x、 y 方向的分量, F45 x、 F45 y 分别为构件 4 作

用于构件 5 上的作用力在 x、 y 方向的分量, F05 为

机架 0 作用于构件 5 上的垂直反力。

图 4　 各构件受力分析图

(a) 构件 1　 (b) 构件 2　 (c) 构件 3　 (d) 构件 4　 (e) 构件 5
Fig. 4　 Force

 

analysis
 

diagram
 

of
 

each
 

link
(a) Link

 

1　 (b) Link
 

2　 (c) Link
 

3　 (d) Link
 

4　 (e) Link
 

5

　 　 (1) 构件 1 的受力分析

Mb 为加在曲轴上的驱动力矩, 构件 1 受构件 2
和机架 0 对其的作用力以及惯性力矩。 根据平面力

系平衡方程, 有如下力平衡方程:
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F01x + F21x = m1a1x

F01y + F21y - G1 = m1a1y

- Mb + F01x(yS1
- yA) + F21y(xB - xS1

) -

　 F01y(xS1
- xA) - F21x(yB - yS1

) = 0

ì

î

í

ï
ï
ï

ï
ï
ï

(11)

式中: m1 为部分平衡前构件 1 的质量; a1 x、 a1 y 分

别为部分平衡前构件 1 的加速度在 x、 y 方向的分

量; xA、 yA 分别为部分平衡前铰点 A 在 x、 y 方向的

位移分量; xB、 yB 分别为部分平衡前铰点 B 在 x、 y
方向的位移分量; xS1

、 yS1
分别为部分平衡前质心

S1 在 x、 y 方向的位移分量。
(2) 构件 2 的受力分析

同理, 对 S2 点取矩, 其力平衡方程如下:
F32x + F12x = m2a2x

F32y + F12y - G2 = m2a2y

F32y(xS2
- xC) + F12y(xB - xS2

) - F32x(yC - yS2
) -

　 　 　 　 　 F12x(yS2
- yB) = JS2

a2

ì

î

í

ï
ï
ïï

ï
ï
ï

 

(12)

式中: m2 为部分平衡前构件 2 的质量; a2 x、 a2 y 分

别为部分平衡前构件 2 的加速度在 x、 y 方向的分

量; xC、 yC 分别为部分平衡前铰点 C 在 x、 y 方向

的位移分量; xS2
、 yS2

分别为部分平衡前质心 S2 在

x、 y 方向的位移分量; JS2
为构件 2 的转动惯量; a2

为部分平衡前构件 2 的加速度。
(3) 构件 3 的受力分析

同理, 对 S3 点取矩, 力平衡方程如下:

F23x + F43x + F03x = m3a3x

F23y + F43y + F03y - G3 = m3a3y

F23y(xC - xS3
) + F43y(xE - xS3

) + F03y(xS3
- xD) -

　 　 　 F23x(yC - yS3
) - F43x(yS3

- yE) -

　 　 　 　 　 　 F03x(yD - yS3
) = JS3

a3

ì

î

í

ï
ï
ï
ïï

ï
ï
ï
ï

(13)
式中: m3 为部分平衡前构件 3 的质量; a3 x、 a3 y 分

别为部分平衡前构件 3 的加速度在 x、 y 方向的分

量; xD、 yD 分别为部分平衡前铰点 D 在 x、 y 方向

的位移分量; xE、 yE 分别为部分平衡前铰点 E 在 x、
y 方向的位移分量; xS3

、 yS3
分别为部分平衡前质心

S3 在 x、 y 方向的位移分量; JS3
为构件 3 的转动惯

量; a3 为部分平衡前构件 3 的加速度。
(4) 构件 4 的受力分析

同理, 对 S4 点取矩, 力平衡方程如下:

F34x + F54x = m4a4x

F34y + F54y - G4 = m4a4y

F34y(xE - xS4
) + F54x(yS4

- yF) - F34x(yE - yS4
) -

　 　 　 　 　 　 F54y(xS4
- xF) = JS4

a4

ì

î

í

ï
ï
ï

ï
ï
ï

(14)
式中: m4 为部分平衡前构件 4 的质量; a4 x、 a4 y 分

别为部分平衡前构件 4 的加速度在 x、 y 方向的分

量; xF、 yF 分别为部分平衡前铰点 F 在 x、 y 方向

的位移分量; xS4、 yS 4 分别为部分平衡前质心 S4 在

x、 y 方向的位移分量; JS 4 为构件 4 的转动惯量; a4

为部分平衡前构件 4 的加速度。
(5) 构件 5 的受力分析

如图 4e 所示, 由于机架对其只产生一个垂直反

力 F05, 考虑重力因素, 忽略导轨摩擦力, 得到构件

5 的力平衡方程如下:
 

F45x - F05 = m5a5

F45y - G5 = 0{ (15)

式中: m5 为部分平衡前构件 5 的质量; a5 为部分平

衡前构件 5 的加速度。
将上述各构件的力平衡方程, 整理成运动副内

约束反力和平衡力矩为未知量的线性方程组, 即:
QFR = K (16)

式中: Q 为系数矩阵; FR 为未知力系数矩阵; K 为

已知力系数矩阵。 其中,
FR = [Mb 　 F01x 　 F01y 　 F21x 　 F21y 　 F23x 　 F23y

F03x 　 F03y 　 F43x 　 F43y 　 F54x 　 F54y 　 F05] T (17)
K = [ - F1x 　 - F1y 　 0　 - F2x 　 - F2y 　 - G2

- M2 　 - F3x 　 - F3y 　 - G3 　 - M3 　 - F4x 　
- F4y - G4 　 - M4 　 0　 - F5 　 - G5] T 　 (18)

式中: F1x ~F4x、 F1y ~F4y 分别为部分平衡后构件 1 ~
构件 4 在 x、 y 方向的惯性力分量; F5 为部分平衡

后构件 5 的惯性力; M2 ~ M4 为部分平衡后构件 2 ~
构件 4 的惯性力矩。
2. 2　 动力学仿真结果

2. 2. 1　 部分平衡前后驱动力矩分析

已知 m1 = 1009. 16
 

kg、 m2 = 290. 57
 

kg、 m3 =
2871. 07

 

kg、 m4 = 277. 68
 

kg、 m5 = 7073. 87
 

kg; p1 =
0. 0567

 

m、 q1 = 0
 

m、 p2 = 0. 8456
 

m、 q2 = 0
 

m、 p3 =
-0. 0086

 

m、 q3 = -0. 0038
 

m、 p4 = 0. 2400
 

m、 q4 = 0
 

m、
p5 =0. 748

 

m、 q5 =0
 

m。 其中, p1 ~p5、 q1 ~q5 分别为部

分平衡前各构件质心 S1 ~S5 在 x、 y 方向的距离。
部分平衡后构件 1 和构件 4 的质量和质心位置
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如表 1 所示[20] , 其中, m∗
1 、 m∗

4 分别为构件 1、 构

件 4 部分平衡后的质量, p∗
1 、 p∗

4 分别为构件 1、 构

件 4 质心部分平衡后在 x 方向的距离。

表 1　 部分平衡后构件 1 和构件 4 的质量和质心位置

Table
 

1　 Mass
 

and
 

center
 

of
 

mass
 

position
 

for
 

link
 

1
 

and
 

link
 

4
 

after
 

partial
 

balancing

质量 / kg 数值 质心位置 / m 数值

m∗
1 1614. 656 p∗

1 -0. 0181

m∗
4 333. 216 p∗

4 0. 1924

图 6　 部分平衡前后各运动副内约束反力

(a) 运动副 A　 (b) 运动副 B　 (c) 运动副 C　 (d) 运动副 D　 (e) 运动副 E　 ( f) 运动副 F
Fig. 6　 Constraint

 

reaction
 

force
 

in
 

each
 

kinematic
 

pair
 

before
 

and
 

after
 

partial
 

balancing
(a) Kinematic

 

pair
 

A　 (b) Kinematic
 

pair
 

B　 (c) Kinematic
 

pair
 

C　 (d) Kinematic
 

pair
 

D　 (e) Kinematic
 

pair
 

E　 ( f) Kinematic
 

pair
 

F

将上述参数代入式 (16), 可分别求得部分平

衡前后的驱动力矩, 如图 5 所示。
由图 5 可知, 曲轴驱动力矩部分平衡前后变化

不明显, 如表 2 所示, 其中 η 为部分平衡前后驱动

力矩波动幅度的优化率。 下死点 (0. 8
 

s) 处驱动力

矩变化缓慢, 以实现下死点处的停顿保压。
由表 2 可知, 曲轴驱动力矩部分平衡前后的最

大波动减少了 1. 8713%。
2. 2. 2　 部分平衡前后运动副内约束反力分析

将 2. 2. 1 节部分平衡前后各构件的质量和质心

图 5　 部分平衡前后驱动力矩

Fig. 5　 Driving
 

torque
 

before
 

and
 

after
 

partial
 

balancing

表 2　 部分平衡前后驱动力矩的变化

Table
 

2　 Changing
 

of
 

driving
 

torque
 

before
 

and
 

after
 

partial
 

balancing

驱动力矩 最大值 / N 最小值 / N 极差 / N η / %

平衡前 20325 -18150 38476

平衡后 19819 -17937 37756
-1. 8713

位置参数代入式 (16), 依次得到部分平衡前后运

动副 (铰点) A~ F 内所有外力在 x、 y 轴上的投影

Fx 和 Fy, 分别如图 6a ~图 6f 所示。
由图 6 可知: (1) 压力机摆动力部分平衡后,
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图 6　 (续)

Fig. 6　 (Continuous)

仅运动副 A 内的约束反力变化较大, 如表 3 所示,
其余运动副内的约束反力变化不明显; (2) 在工作

滑块到达下死点 (0. 8
 

s) 时, 运动副 A、 B 和 C 内

的约束反力最小。 验证了动力学分析的正确性。
由表 3 可知, 运动副 A 内 x 方向的约束反力相

较于部分平衡前减小了 2. 5013%, 而 y 方向的约束

反力相较于部分平衡前减小了 4. 0707%。

表 3　 部分平衡前后运动副 A 内约束反力

Table
 

3　 Constraint
 

reaction
 

force
 

in
 

kinematic
 

pair
 

A
 

before
 

and
 

after
 

partial
 

balancing

约束反力 最大值 / N 最小值 / N 极差 / N η / %

Fx
平衡前 120604 -104518 225122

平衡后 119421 -100070 219491
-2. 5013

Fy
平衡前 52375 -79419 131794

平衡后 50688 -75741 126429
-4. 0707

3　 结论

(1) 对 ZXN2-3000 ( B) 型机械压力机主机构

进行了运动学性能分析, 推导出工作滑块 P1 的工作

行程约为 0. 3
 

m; 计算了工作滑块 P1 上、 下行的最

大速度、 加速度及对应曲柄转角位置。
(2) 运用牛顿-欧拉法建立了压力机主机构的

动力学方程, 并得到该机构的驱动力矩及各运动副

内的约束反力的理论计算公式。
(3) 应用 MATLAB 软件编程, 分别计算了该机

构摆动力部分平衡前后的驱动力矩及运动副内的约

束反力的变化。 结果表明: 摆动力部分平衡前后,
曲轴驱动力矩的最大波动减少了 1. 8713%; 仅运动

副 A 内的约束反力变化较大, 其余运动副内的约束

反力变化不明显; 运动副 A 内 x 方向的约束反力相

较于平衡前减小了 2. 5013%, y 方向的约束反力相

较于平衡前减小了 4. 0707%。
(4) 本文验证了 ZXN2-3000 ( B) 型机械压力

机主机构在进行摆动力部分平衡优化后具有优势的

同时, 还具有动力学性能的优势———驱动力矩及各

运动副内的约束反力均有所下降。
(5) 本文工作对类似压力机主机构进行摆动力

部分平衡优化及其后面的动力学性能计算, 对改善

提高压力机的性能具有指导意义。
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