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摘要

本文围绕徐州锻压机床厂的企业项目。JF750．125型冲床优化设计”课题。运用多体系统动力

学理论和方法，进行了高速闭式曲牺压力机的动力学仿真和动平衡优化设计的研究。采用振动及动

态信号采集分析系统栅5G一125型高速闭式曲柄压力机进行振动信号的测试，采集和分析．在此基
础上，根据机身各部位的振动信号情况，分析压力机振动的规律和原因，研究了振动和噪声产生的

机理，确定减小振动的方法和改进方案．

利用机械平衡的理论，比较了压力机的主要运动部件曲柄滑块机构的几种动平衡方案的特点。

提出了对称布置的动力学平衡方法，研究其动平衡的机理．同时，根据曲柄压力机的结构特点，建

立了含曲柄滑块机构的压力机动力学模型，运用四阶龙格一库塔法对机电系统的模型进行了动力学

仿真．

建立了JF750-125型曲柄压力机在机械系统动力学仿真分析软件ADhJVIS中的虚拟样机，进行

多次仿真，通过改变机床各部件的动力学特性参数，得到了各个参数的动力学特性益线，选择合理

的动力学特性参数和多目标函数，运用多体系统动力学理论对机床进行分析优化、试验研究和仿真，

提高机床的动力学性能，减小振动和降低噪声，实现机床工作状态趋于平稳．

分析了曲柄压力机的不同工况下的载荷特性曲线，构造了简化的载荷标准表达式．在空载，打

桩、冲裁和拉深等工况下，对曲柄压力机的动力学模型分别进行了仿真，得出了机床的动态特性曲

线．通过对模型优化改进前后的动力学仿真参数的比较，论证了对称布置动平街方案的可行性，优

越性。

关键词： 曲柄压力机，振动澍试，多体动力学，动平衡，动力学模型，结构动态优化．仿真

I



stuay on I)r-amie Simulation of a Press Machine

Based OnADAMS

By ZItAN(3 Xiao-y柏g

sup倒ised by Prof．WANG Xi鸣棚g
ABSTRACT

Based 0II the entHprise project of Research about dynamte optimization ofthe JF75G-125 type press

from Xuzhou Metal Forming Maelfine Tool Factory,the paper mainly studied the simulation and optimal

design of f1．high speed O-Frame Slider-Crank Press machine by the Multi—Body System Dynamics．

Punching machines caII generate smicture-bome impact noise,which severely affects the nearby

environment To begin with the analysis of punching vibration,based on the Dyrmmie signal Analysis

System Platform,vibration sigmls of the punching machine We／'e measured from field experiment．

considering the inertial impact of moving park,The principle of punching vibration WCI'I§srt】died,then the

way to alleviate the vibration was presented．

According to mechanical equilibration n增。缨也e characteristics of Slider-Crank Medlanism Wt!l'O

compared and analyzed among several drnamic balance systems．11艟n the symmetry method for dynamic

balance WaS presented 011 file basis of州}v翻葛e伽e．Considering the equivalent circuit ofthe motor and press

structure,tho由啪alIlical model WaS set up,and computer simulation WaS carried out by the forth order

Runge-Kuta method．

The dynamics simulation software ADAMS(At．a'otnat／o Dynamic Ana／ys／s ofMechanical System)has

b咖used to simulate punching machine based 011 virtual prototype and to figure out sonic dynamics
property cI．tI'VeS whiela have great significance for dynamic optimal design．With pmper n抛faI parameters
and multiple objective functions,龇Multi-Body System Dyllamic．,s w鹳applied in reseal"ela on pI麟model
to lessen the vibration and noise aeeomparIied with higher speed．

For easier calculation and analysi．q,the force cmves ofthr∞勺，pical processes(hammer,punching and

drawing)w啪formulized．And the clyllamic simulations w哪implemented in idlo opetalJng model and也e
qⅡee worl‘illg conditions mentioned above．

Finally,through comparison of dynamics simulation parameters b倒【、】l删improved and imimproved
press model,the feasibilities and superiorities ofsymm—ay棚喀chod for dyll删C balan∞啪demonstrated．

Keywords t Slider-Crank l,tess,vibration measurement,

由，ll锄i∞modct,蚰'uell,lto optimization,simulation
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第一章绪论

1．1论文的研究背景

第一章绪论

随着现代科学技术的飞速发展和国际市场竞争的日趋激烈，机械产品正向高速化、精密化、柔

性化、多样化方向飞速发展。21世纪的制造业，正从以机器为特征的传统技术时代，向着以信息为

特征的技术时代迈进，即用信息技术改造和提升传统产业。经济全球化和世界市场一体化加速发展，

不断加剧了制造商之间的竞争，提出了快速反应市场的要求，与之相适应，制造业对柔性自动化技

术及装备的要求更加迫切而强烈。同时，微电子技术和信息通信技术的快速发展，为柔性自动化提

供了重要的技术支撑。工业装备的数控化，自动化、柔性化呈现蓬勃发展的态势．众所周知，由于

’采用现代化的锻压工艺生产工件具有效率高、质量好、能量省和成本低的特点。所以工业先进的国

家越来越多地采用锻压工艺代替切削工艺和其他工艺。锻压生产在工业生产中的地位越来越重要，

锻压机械在机床中所占的比重也越来越大IlJ。

世界锻压工业的柔性自动化发展不断加快。冲压设备广泛应用于汽车，航空、电子、家电等工

业领域，其中，作为衡量一个国家工业水平的标志之一的汽车工业，被当今世界主要工业发达国家

和新兴工业国家列为国民经济支柱产业，其发展主导了锻压技术及装备的发展，锻压技术的发展和

进步基本围绕汽车工业的发展而进行。激烈的市场竞争促使汽车更新换代的速度明显加快，产品的

市场寿命周期进一步缩短；与此同时，汽车变型品种日益增多，现代汽车工业生产日益呈现生产规

模化、车型个性化，车型批量小、车型变化快、多车型共线生产、车身覆盖件大型化一体化的特征．

传统的加工单一品种的刚性生产线显然已不适应这种特征和市场形势发展的要求，其升级换代产品

具有高柔性和高效率的自动化锻压设备，成为世界冲压技术及装备发展的主要潮流。

近年来，国内经济持续高速增长，机械制造市场的迅速发展。汽车及其配件、家用电器、石油

化工、电力设备、仪器仪表、机械制造、计算机，建筑等行业在发展过程中大量需求锻压机械．锻

压在工业生产中占有重要的地位，采用现代化的锻压工艺生产工件具有效率高、质量好、能量省和

成本低的特点。曲柄压力机是采用机械传动的锻压机器．通过传动系统把电动机的运动和能量传给

工作机构，从而使坯料获得确定的变形，制成所需的工件。大量制造和使用曲柄压力机，已经成为

工业先进国家的发展方恕艺～，我国已成为许多跨国公司的重要的生产基地，锻压机械设备育着广

阔的市场．然而目前国内市场上，国产锻压设备的市场占有率却不高。长期以来，我国锻压机床制

造业一直在开发低价位、低档次产品，处于落后水平，主要表现在质量不高，性能不好和品种不全

等方面，由于品种规模较少，性能与国外设备差距较大，使得高、精、尖产品几乎被国外厂商所垄

断。统计数据表明，目前我国锻压机械行业销售收入在500万元以上的企业约200余家，绝大多数为

中小型企业，一半以上分布在江苏、山东、上海、浙江等省市。按产品种类分，生产机械压力机的

企业占40％以上，生产}舡机的企业占15％，生产剪切、弯曲，校正机的企业占30％左右．生产其它
锻压设备的企业约15％。撩产品数量计，高、中、低档构成比约为1：19：80，是典型的金字塔形，

即低档产品为主占80％，中档产品不足20％，高档产品仅占1％而已．工业发达国家高、中、低档产

品的构成比为1．0：6．5：2．5，呈现檄榄球状，即中档产品为主占65％，高档产品占10％，低档产品仅

占25％。我国锻压机械行业与工业发达国家的差距显而易见．因此，我们应该加大资金投入，加速

技术改造·加强科研创新，开发制造可靠性好，性能佳、技术含量高的优良锻压机床，提升国产锻

压设备的竞争力，实现锻压行业飞速发展．

近年来，曲柄压力机正向着高速度、高精度、自动化和数控化的方向发展。但随着压力机向高

速方向发展，振动和噪声明显加大，严蘑影响加工精度和劳动条件．因此，研究高精度、低噪声的

高速精密压力机具有重要的现实意义．
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1．2国内外压力机的现状及其发展趋势

美国亨利拉特公司在1910年首创四柱底传动结构的高速压力机，迄今已有近100年的历史¨J。

1953年德国舒勒公司生产出1250KN闭式双点压力机，行程20mm，行程次数达到150次佃in州．
1995年以后，随着电机和电器工业的发展，各国纷纷研制高速压力机，出现了许多新的机型。在上

个世纪， 70年代前压力机生产是“速度”的竞争。高速压力机的速度不断被刷新，如日本电产京利

的MACH-100型超高速精密压力机在100KN、8mm冲程条件下，速度已达到4000s．P．intoJ。80年代

后各高速压力机的生产厂家都很重视压力机的下死点动态精度，生产了一批高速精密压力机。如日

本三菱公司生产的HP系列。超高速超精密压力机，采用可调式完全动平衡机构和滑块下死点位置

自动检测及自动控制系统，使滑块在下死点的位置变动控制在5tun以内，在300—1000次．／min范围

内高速运转时，机床振幅低于501unL2q。德国舒勒公司生产的SAS0型800KN高速压力机采用预应

力八面直角滚针导轨和平衡滑块式平衡装置，压力机运行平稳，动态精度高，被广泛用于电机定、

转子片的级进冲压。20世纪80年代中期出现了超高速超精密压力机，如日本票本铁工所引进瑞士

ESSA公司技术制造的600KN高速精密压力机。最高行程次数达1500次Jmin，加工零件的尺寸误差

可控制在10～20pm以内。近年来，大规模集成电路和电器元件的生产进一步扩大，有力地推动了高

速压力机的发展。高速压力机在800--1000次,／min的速度范围内加工精度已非常理想．

1982年，济南铸锻机械研究所和北京低压电器厂共同研制了我国第一台高速压力机，公称力为

600KN，最高速度达到400 7欠／min。目前，高速精密压力机正向数控化和柔性自动化的方向发展．

我国的高速精密压力机与国际先进水平相比，还存在不少差距，表现为生产规模小，监测和实验手

段落后。产品的工作性能和国际先进产品的差距较大．

1．2．1国内外压力机的现状及发展趋势

尺寸与形状均趋于标准化和系列化的功能性冲压件，生产批量越来越大(如中小型电机的定转

子硅钢片、高压器硅钢片、刮脸刀，rr芯片等)，为了降低成本和提高劳动生产率，这类零件很适

合在高速压力机上进行大量生产唧。高速压力机带有自动送料装置，划分是否为高速压力机的标准

有很多种。国内外有一些公司通常将高速压力机分为下述3个速度等级t主轴转速n>1000s．p．m为

超高速，n=400～1000s．P．m为高速，n=250--400s．p．m为次高速171．根据现代技术及发展趋势，考虑到

高速压力机的滑块行程次数目前最高已达4000s．P．in,可以将高速压力机分为以下三类{n皂．1500s．p．m，

为超高速压力机；800曼n___1500s．P．In’为真高速压力机；250鱼n_<800s．P．m’为准高速压力机．随着压力

机向高速方向发展，由此带来的振动和噪声明显加大，严重影响加工精度和生产条件．因此，研究

高精度、低噪声的高速精密压力机具有重要的现实意义。

压力机的振动和噪声的产生有两个主要原因，一是回转部件和往复运动部件未得到良好的动平

衡，主要包括曲轴和飞轮，曲柄滑块机构的不平街；另一个是冲压过程的冲击力。由于冲裁力不可

避免，降低和减轻压力机的冲击振动噪声主要从优化结构的角度进行考虑。在降低高速压力机的振

动和噪声方面。国内外众多学者作了大量研究。1993年，日本京都大学工学部吉村允校、东京农工

大学堤正臣等111采用CAE方法对c型结构转塔冲床的减振降噪问题进行深入研究，通过有限元分析

和实验研究，提出了“冲床载荷作用点与结构响应点间的声模态理论”，设计实现了“无振动”

(Vibration--free)C型冲床结构，极大地降低了振动。

最初，曲柄压力机产品中，下传动方式一直处于主导地位，如图1-1∞所示。其优点是下传动
方式具有重心低、稳定性好、传动系统水平分力也比较小．其稀油循环润滑的传动系统均位于工作

台下方，不会使润滑油滴到工件上。适用于食品、橡胶、纸、薄膜、塑料等产品加工行业中．但是，

下传动高速压力机的往复运动部分的质量大，在高速运转时由于惯性力引起的问题越来越严重．产

生的振动和噪声严重污染环境，并严重影响下死点动态精度．由此，上传动方式在高速压力机上得

到发展，如图1-l(a)所示．1953年德国舒勒(Schuler)公司生产出首台1250KN闭式双点上传动高速
2



。 苎二兰堕丝压力机。瑞士布鲁德勒(B邢der回公司的BSTA系列、美国明斯特(M㈣公司的Pulsar系列以及日
本会田公司的AIDA-BRUDERER系列BSTA型和PDAL系列等高速压力机均采用了上传动方式．
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圈1-1上下传动高速压力帆

(a)上传动 (b)下传动
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图I-2偏心平衡块式高速压力机

1．从动平衡块2．从动曲轴3．从动齿轮4，从动连杆5

滑块矗主动平衡块7．主动曲轴毫主动齿轮9．主连枰

目前，在结构平衡方面，已有很多较好的设计方案。西安交大的赵升吨教授，列出了多种已经

成熟的动平衡结构，系统地研究了曲柄压力机的平衡装置及其特性14】，以及噪声问题。图1．2所示

为一种简单的不完全动平衡装置，在曲柄偏心的相反方向设置偏心平衡块，主要用来平衡曲柄连杆

滑块部件所产生的旋转惯性力。这种平衡方式在上模发生变化或工作速度发生改变时，平衡效果会

变差。文献f24冲提出了一种反向配置的副滑块平衡方式，在与主滑块对称1800的位置一个曲柄滑
块机构，以抵消主滑块所产生的动态惯性力．此种平衡结构主、副滑块作用在机身导轨上的侧向动

态惯性力没有得到平衡，并产生扭转力矩，使机身倾覆趋势的振动．图l-3所示为日本

ADA-BRuDERER系列BSTA型的压力机平衡原理图。增加了一个行程调节装置，有很好的低速锻

冲急回特性。在上模重量和滑块行程长度发生变化时，平衡受到的影响较大。图1．4为台湾瑛瑜精

密工业股份有限公司的Piric,a埘(-45两点式双肘节高速精密压力机，垂直导轨l可以导引连杆4端

部的导正销M直线运动。压力机运行过程中，连杆和L臂的运动趋势与滑块运动趋势相反，通过合

理配置连杆和L臂的质量和质心位置可以起到平衡作用。由于是单一的曲柄连杆传动机构，曲柄连

杆机构的动态惯性力和整个运动机构作用在盥轴上的水平惯性力无法平衡。除了支点。外，其它支

点的水平惯性力自动相互抵消．系统对垂直方向的惯性力平衡效果理想，水平方向存在较小的动态

惯性力。在压力机结构方面，国内外学者提出了很多结构方案，在零部件的布局方面也很重视。例

如。徐州锻压机床的JC23-63系列开式可倾式压力机，采用反向气动拉杆和两侧布置气动弹簧的方

法进行动力学平衡。文献t241介绍了一种反向机构，对压力机进行近似动平衡。日本的AIDA系列

闭式高速压力机，在反向机构的基础上，将调节装模高度的蜗轮蜗杆机构布置在上横梁上，极大地

减轻了滑块的重量，有利于采用反向机构。此外，组合式飞轮、离合制动器，分布于压力机的两端，
很好地提高了机床的动态稳定性．

圈I-3 AIDAitl滑块高速压力机原理图

L平街滑蛱2曲柄3．上连杆4．上摆杆5．连杆6中连枰

7．导向块&下连杆9谓节杠杆lo．过渡连杆11．滑块

3

圈l-4瑛璃Piri∞HK．．45-"点式双肘节平街机构

1．垂直导轨2．摆杆3，上臂4．连杆5．肘抒6．曲柄7．导柱

8．滑块
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此外，国外学者提出了改变冲压过程中的冲裁力来降低高速压力机的振动和噪声。早在上世纪

∞年代，德国汉诺威大学的Seidel就试图通过改变滑块的运动规律，改变冲裁力变化曲线，降低冲

裁过程的冲击振动和噪声1701。实际上，采用冲击阻尼器降低冲击噪声的机理也是改变了冲裁力的变

化益线。随着伺服电机技术和功率电子技术的发展．入们研制了伺服电机直接控制的压力机，这为

通过改变冲裁力曲线来降低冲压振动噪声提供了新的途径。日本Kmnamoto大学的M．Otsu等人，

采用这一技术，将冲裁过程分成两段，让滑块在被冲件断落前一刻，稍停片刻再继续冲裁，直至完

成整个工作循环。这一变化大大改变了冲裁力的规律。极大的降低了冲击振动和噪声m】。现在，很

多压力机生产企业在开发新产品中开始注重有限元动力学分析，通过有限元分析，可以提高结构固

有频率、避免机构不平衡引起的共振，改善压力机的动力学特性．

1．2．2锻压技术的发展趋势

美国、德国、日本的汽车工业如此发达，得益于其锻压技术的领先地位．当前的世界锻压技术

主要向以下几个方面发展；

一、锻压设备自动化

(1)冷冲压

根据不同种类的加工环境和条件，国外逐步发展了单机联线自动化和大型多工位压力机两大类

汽车车身自动化冲压生产线。

单机联线自动化一般配置5-6台压力机，配备拆垛、上下料机械手，穿梭翻转装备和码垛装置，

工件的上下料换向和双动拉伸必须用工件翻转装备．这种单机联线自动化冲压技术安全性高，冲压

质量好。生产节拍最高为6-9次份，设备维修工作量大．
八十年代中期，国外冲压技术发展到大型三坐标多工位压力机自动化连续冲压，由拆垛机，大型

压力机，三坐标工件传送系统和码垛工位组成，生产节拍达16-25次份。其主要特点是：生产效率
高，是手工送料流水线的4-5倍，是单机联线自动生产线的2-3倍；全自动化、智能化，输入要换

模具的编号就可以自动快速换模，，换模的同时对多工位压力机运行特征作智能化调整；特别是配有

电子三坐标送料多工位的压力机，可以根据模具随意调节运动路径和时同，不仅能冲压大型覆盖件。

而且能冲压小型零件．当冲压小型零件时。送料距减短，节拍提高，通过合理的模具布置，可一次

冲压2-3零件，具有充分的自由度，柔性极强。电子多工位送料压力机的优点是生产率高，工件处

理最优化，工件转换迅速，维修量低，诊断性能好，成本低．美国的多工位压力机基本都采用了电

子伺J暇三坐标送料。

大型多工位压力机集机械、电子、控制和检测技术为一体，全自动，智能化，操作安全，冲压

件综合成本低，劳动生产率高。制件质量高，满足了汽车工业大批量生产的需要。并且，压力机自

身的技术和性能，在近十多年的实践中得到不断完善和发展，如。拉伸工位采用变速多连杆机构，

数控液压拉伸、现场总线控制技术等。

可进行柔性冲压生产的大型多工位压力机，代表了当今国际锻压技术的最高水平，是目前世界

上大型覆盖件冲压设备的最高级发展阶段，也是车身覆盖件冲压成型生产的发展方向．

(2)锻造

国外的锻造自动化取得了长足发展。现代化的大型自由锻造车间的锻造液压机、操作机、锻造

吊车实现了联动控制，全部机械化，并配有锻件尺寸自动测量装置，锻造压机与操作机数控联动，

锻造加热炉自动控制．中小型自由锻实现了压机与操作联动微要控制、计算机自动编程的自动程序

锻造。

德国穆勒．万加顿公司开发研制了直接驱动的螺旋压力机，并组成全自动锻造线，最大吨位达到

25000吨，主要用于中、重零件的模锻和精密锻造．

二、高速化复合化相结合，提高加工效率

提高生产率是永恒的追求目标，各锻压厂家均致力于锻压机械的高速化研究，各锻压厂家均致

力于锻压机械的高速化研究，在数控回转头压力机上，主要采用伺服控制的液压主驱动系统来提高
4
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压机的行程次数。

在追求高速化加工的同时，还必须尽可能缩短生产辅助时间，以取得良好的技术经济效益．在

数控压力机上配备伺服电机驱动的三坐标上下料装置，可使冲压中心实现高效板材加工。

将几种工艺或几个工序复合在一台机床上完成，是当前各类机床大幅压缩生产辅助时间，提高

生产率的重要技术途径，在锻压机械上也得到了成功应用，效果十分显著．如：德国、美国、日本

已相继开发出激光一步冲复合机，将模具冲切与激光切割有机地结合起来，工件一次上料即可完成

冲孔、冲切、翻边、浅拉伸、切割等多道工序，最大限度地节省了辅助时间，特别适合孔型多而复

杂的面板类工件的加工及多品种小批量板料加工．

三、锻压设备控制系统的发展趋势

锻压产品面临的重要挑战之一，是如何更具柔性，以适应‘‘及时生产”的要求．压力机用户要求

设备的所有控制功能集成化，从而实现全套模具的菜单化管理，主要包括滑块行程调整、平衡器气

压的调整，气垫行程调整，以及自动化控制系统等各个环节的参数设定。

压力机控制系统的集成化，可通过单一操作接口实现所有压机和模具的各项控制功能，包括故

障诊断，模具菜单配置、可编程限位开关和模具监控的调整等，并使设备的维修保养更加方便，而

且明显增加压力机的有效工作时间。

具有现场通信网络、现场设备互联，互动操作性、分散功能模块、开放式互联网络的现场总线

技术，是压力机控制技术的发展方向，对实现自动化具有明显也推动作用．

四、注重环境保护是当今世界性的潮流

许多国外锻压设备愈来愈重视环保问题，如在数控转塔压力机上，工作台普遍采用柔性的尼龙

刷支捧代替传统的滚珠支撵，以减少噪声污染；变速压机实现快速下降，慢速冲裁工件，快速回程，

使振动和噪声大大降低。特别是欧洲市场，己基本贯彻ISOl4000系列标准(环境管理、避免振动

和噪音)，锻压设备必须通过CE认证。

五、我国锻压工业的现状及发展对策

冷冲压方面，目前我国主要汽车生产厂，约有900．6的冲压线采用一台双动拉伸压力机(或多连

杆单动拉伸压力机)和4_6台单动压力机组成冲压流水线，手工上下料完成大型覆盖件的冲压生产，

生产效率低，生产节拍最高只有3-5次，分：人身安全和工件环境差；在手工上下料和传送工件过程

中，易造成工件划伤等缺陷，冲压制件质量差；整条冲压线长60米左右，约需20-24名操作工人，：

占地面积大，人工成本高，冲压件制造成本比国外高2-3倍。是我国汽车工业严重缺乏市场竞争力

的重要因素之一。我国有90％的冲压线采用人工上下料，另有10％的冲压线实现了单机联线自动化，

生产节拍最高为6-8次／分．而代表当今冲压技术国际水平的大型多工位压力机，在我国汽车工业中

的应用仍是空白。这也是我国冲压行业与西方发达国家的主要差距所在，在很大程度上制约了我国

汽车工业的发展。

热锻方面，大型自由锻造的设各能力过剩，设备布局分散，利用率极低，机械化、自动化程度

低，锻件加工余量大，工人劳动条件差。劳动强度大。国内自行设计制造了三条800T双机联动侠

锻机组，但自动化程度不高；国内冶金行业引进少量的快锻机组和精锻生产线；汽车大型模锻件的

自动化方面，只有一汽、二汽等少数大公司从国外引进热模锻压力机自动线，绝大部分仍采用蒸空

模锻锤和压力机模锻相结合的格局，自动化程度低；中小件的模锻，仍然是模锻锤占多数，基本上

是手工操作，锤上模锻机械手实际应用很少，高速自动热锻机主要依赖进口．

随着我国工业技术水平的发展，特别是以轿车为代表的汽车工业快速发展，带动了汽车零件的

产量和质量不断提高。然而，我国与国际先进水平仍有很大差距，且加入WTO之后。国际大汽车

公司严重冲击了中国汽车工业，田内同行之间的竞争也日趋激烈。中国汽车工业的发展，离不开装

备工业的大力支撑，锻压设备制造业必须满足汽车工业大批量生产的要求，向自动化、高效率方向

发展．

大型自由锻造向数控化、高精度化、专业化发展；用精锻和冷温挤压逐步代替中小自由锻件．

汽车车身覆盖件冲压向单机联线自动化特别是大型多工位压力机方向发展．根据国外的经验，

汽车产量达到15万辆以上的企业。就有必要采用大型多工位压力机连续自动冲压，降低冲压件的成

5
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本。这将在汽车的产量、质量、成本等方面占据竞争优势。我国的锻压行业迫切需要提高核心竞争

力和技术水平．研制出一流技术、一流质量的大型多工位压力机，支持汽车产业发展，提高汽车行

业的国际竞争力，振兴民族工业．

国内很多机床企业一直致力于压力机的开发研究。济南二机床集团有限公司。50年代研制出中

国第一台机械压力机，目前，已形成了大中小型、高中低档、各种规模型号的锻压设备及自动化辅

机系列，包括：单动、双动及单点、双点、四点闭式机械压力机，大型多工位压力机：开式压力机，

数控板料折弯机，数控剪板机；冷挤压机、多工位冷挤压机、精压机；单机自动及连线自动冲压装

置，自动开卷落料线，转塔冲床。

加入WTO，绘中国锻压行业及汽车、家电、航天航空等用户行业带来巨大机遇与挑战，推动

锻压技术、装备及市场的结构升级与发展．可以预见，不久的将来，自动化锻压技术将主导中国锻

压装各市场的竞争格局．以自动化、数控化、柔性化为发展方向，用信息技术改造传统产业，推动

我国锻压技术及装备的发展与升级，在增强自身国际竞争力的同时。有力地支持中国汽车等民族工

业的发展．

1．3论文主要内容及研究成果

本文结合徐州锻压机床厂的JF75G．125型闭式曲柄压力机优化设计项目，以JF75G．125型曲柄压

力机为研究对象，对压力机的工作特性进行测量，分析振动和噪声产生的机理。运用多体系统动力

学理论对其动态特性进行建模分析优化、试验研究和仿真，以提高机床的动力学性能，达到减振降

噪，实现机床工作平稳的目的．论文具体内容主要有咀下几个方面：

L使用振动及动态信号采集分析系统对JF75G-125型曲柄压力机进行振动信号的采集和测试分析，

通过采集压力杌在工作过程中的各部位的振动信号(加速度信号)，分析压力机的振动规律和产

生机理，进而提出减小振动的方法。

2．分析闭式曲柄高速压力机的动力学平衡问题．详细分析了完全平衡法、近似平衡法，反向布置

法、对称布置法等各种平衡方案的平衡机理。

3．建拥5G-125型闭式曲柄i茼速压力机机电系统的动力学模型，并运用四阶龙{螽—库塔法进行了
动力学仿真．

4．在机械系统动力学仿真分析软件AI)AMs中建立了压力机的动力学模型。并对对称布置平衡机构

进行了优化和分析。通过改进前后的动力学仿真参数的比较，证明了机构优化的可行性．
5． 分析了曲柄压力机的不同工况下的载荷特性曲线．并在空载、打桩、冲裁和拉深等工况下，对

曲柄压力机的动力学模型分别进行仿真，得出了机床的动态特性曲线，进而对机床的工作特性
进行了分析．

6
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第二章JF75G-125型结构分析与工作特性测试

2．1 JF75Crl25型压力机的结构特点

江苏省徐州锻压机床厂为国有大型企业，1964年批量生产压力机，为原国家机械工业

部首批压力机定点生产企业，是全国机械压力机、液压机行业中唯一一个省级技术中心．引

进了西班牙FAGOR公司、韩国KMC公司先进技术，开发的主导产品为开式、闭式、半

闭式单双点机械压力机、液压机，主要产品有Jll、J21、J23、JF，JE、JD、JZ、儿、JK21，

JK3I、VII、NTP、JG，JF75G、JS、JE25等25个系列160多个品种，广泛应用于航空、汽

车、农机、电机、电器，仪器仪表、医疗器械、家电、五金等行业。2002年以来引进国外

技术设计生产的VII、sH、JF75G等系列高速压力机，从250KN到3000KN单点、双点、

开式、闭式，高、中档等品种规格齐全，VII、JF75G每分钟行程次数达150-600次，分钟，

SH系列产品达到了1200次，分钟，特别适用于生产端子，EI零件、精密电子、通讯器

材、家用电器、马达定转子等小型零件的冲压加工．2005年3月，与东南大学合作，进行

"JF75G一125型冲床优化设计”的课题研究。作为这一课题的参与者，我承担压力机动力学平

衡及优化方向的研究工作。主要是从动力学平衡的理论出发，提出动力学平衡的设计方案，

使压力机在高速运转状态下工作的平稳性得到提高。

JF75G-125型1250KN闭式双点高速压力机的外形图如图2．1所示。图2-2是该压力机

的机构运动简图．电动机输出动力经减速器传到主轴上．主轴带动双曲柄滑块机构运动，实

现滑块的上下冲压加工。副曲柄滑块机构的运动与之相反，主要是对工作部件的惯性力起平

衡作用。曲柄压力机由工作机梅一即曲柄滑块机构(主轴、连杆和滑块等)、传动系统(皮
带传动)、操纵系统(离合器和制动器)、能源系统(电动机和飞轮)和支承部件(机身)等

组成。其中，主轴采用德心轴的型式。一端连接飞轮和离合制动器，接收由电动机产生、皮

带传递过来的旋转运动，并通过连杆及调节螺杆传递给滑块，转化为往复直线运动。从而产

生作用力进行冲压工作．它们的形状尺寸主要考虑其承受的强度和刚度的合理分配。机身由

上横粱、立柱、下横粱和底座等组成．上横梁直接连接着电机，支撑着主轴，并承担着相应

传递过来的力和运动；立柱一方面连接着上横梁和下横梁．一方面通过导轨对滑块起导向和

约束作用；下横粱和底座则支撑着整个压力机的质量并承受工作力的作用．

田2-!JF750-125型闭式曲柄压力机

7

图2-2 JIF756．125塑压力帆机构运动倚田

I滑块2主连杆3剐曲柄4主轴5配置6翻

连杆7主曲柄8飞轮
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JF75G．125型闭式曲柄压力机用途与结构性能：

(1)主轴一端装有采用气动摩擦离合器制动器，另一端装有飞轮．利用飞轮的惯性对曲柄连
杆机构的速度波动进行调节并提供动力。

(2)组合式预应力整体框架床身，四根螺丝预紧力达两倍公称力，刚性更好。

(3)滑块八面导向，增加床身的刚度，增强床身及整机的抗热变形能力，精度稳定．

(4)采用动平衡结构，同时使用平衡缸，动态精度更佳。

(5)主轴多点支撑且采用进口高精度滚动轴承，提高了机床的刚性和运行平稳性，减少了总

间隙和支撑部位的发热量．

(回强制冷却，润滑良好．

(7)无级变速，触摸屏人机界面，操作方便．

(8)微电脑电器控制系统，外接电器元件最小，稳定度高，可自行拆换机扳，维护简易。

适用于电机，低压电器、电子、仪表行业的精密冲压和大量生产矽钢片、链环、碟形弹

簧等．

2．2 JF75G-125型压力机CAD模型的创建

图2．1反映了JF75G-125型闭式曲柄压力机的外形图，从图中可以直观地看到压力机的

外观布局。图2．2反映的是JF75G．125型闭式曲柄压力机机构运动简图，根据该机构运动简

圈，可以理解曲柄压力机各种主要零部件的运动规律。然而，以上两图均不能作为我们对压

力机进行动力学分析的对象．必须对研究对象的各零部件进行测绘，采用三维实体造型软件

对研究对象进行建模。

SolidWorks软件是完全基于W'mdows的CAD／CAE／CAM／PDM桌面集成系统．公司的创

始人是CV公司和PTC公司的两位前副总裁，SolidWorks软件开发的核心人物就是八十年

代主持开发Pro'Engineer软件的技术副总裁，SolidWorks软件采用了与Unigraphics相同的

先进的底层图形核心Parasolid，它的核心技术是在W'mdows环境下生成的，充分利用和发

挥了W'mdows的强大威力和OLE技术．

采用PTC公司的SolidWorks软件建立机床零、部件和整机的CAD三维实体模型．目前

将专业CAD软件生成的三维实体模型转换为CAE模型还存在很多问题。许多复杂模型的

直接传递会产生CAE模型无法生成的问题，因此必须对建立的结构CAD模型进行适当简

化和修改，其基本原则为：

(1)在CAD造型时力求精确，以真实反映结构的动、静态特性I

(2)忽略CAD模型中的所有小特征，包括倒角、倒圆、小孔以及凸台等l

(3)对CAD模型中的小锥度、小曲率曲面进行直线化和平面化处理；

(4)不考虑对整机动、静态特性影响小的零、部件结构．

这些简化和修改的目的是为了避免小特征和小结构

件在进行有限元划分时，产生大量的有限元单元，加大

计算机的计算时间；有时会产生一些病态网格，造成网

格质量下降，影响结构的分析精度。根据以上原则建立

的JF75G-125型闭式曲柄压力机整机CAD模型如图2-3

所示。图中除了对小特征和小结构进行了忽略，还对一

些零部件进行了简化和忽略．倒如，为了清晰明了地表

达运动部件，整个机身以支撑主轴的箱板代替。忽略了

润滑和供油系统。忽略了离合器制动器装置，将动力直
接加在机床主轴上．忽略了空气弹簧，忽略了上模及调 圈2-3 JF75G-12,$结构筒化CAD模型

0
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节装置。以上这些处理均不会对动力学的模型的研究产生很大影响．

2．3 JF75G-125型压力机的工作特性测试

机械压力机因具有生产效率高、通用性强、易于实现自动化等优点而广泛的应用予冲裁、

拉深等产品加工行业。但该类压力机负载工作时引起强烈的振动和巨大的噪声。削弱了其工

作性能，降低了设备的精度和工件的质量，严重影响工人的劳动条件。当前，机械压力机向

着高精度、高速度的方向发展，冲裁时工作频率越高，振动越强，噪声越严重，危害性越大．

对其振动进行系统的研究和分析，开发撮动小、噪声低、精度高的高速压力机有着重要的现

实意义。

压力机工作时，运动部分所产生的不平衡惯性力及惯性力矩都会激起机身、基础产生振

动，其中打击工件时激起的振动最为强烈。此外，随着打击力的增减，机身吸收或释放弹性

势能，激起机身及基础产生伸缩振动。压力机吨位越大，振动越强烈．

打击工件过程中，滑块(包括上模)的惯性力作用于机身及基础上，激起机身及基础产

生竖直方向的振动．另外。由于打击时问较短，惯性力矩对机身的激励作用可近似地认为等

效为一强度等于螺杆动量矩变化量的冲量矩，在此冲量矩的激励下，机身及配重块作自由扭

转运动，压力机基础的扭转振动可认为是隔振元件所传递的扭转动载荷激起的强迫振动。

打击工件期问，曲轴、连杆、立柱等产生弹性变形，积蓄了一定的弹性势能．当加工结

束或工件断裂的瞬间，加工力由最大值突然降至零，陷轴、连杆和立柱因突然失去载荷而回

弹，弹性势能释放，引起机身作上下收缩振动；在压力机启动、制动及工件撞击的瞬间，也

会因巨大的惯性力或惯性力矩而使基础和地面产生很大振动。当干扰力作用到基础上时，床

身和基础一起振动，并通过士介质以体波和面波的形式将其振动能量不断向外扩散，同时振

动能量又部分被土介质吸收。从而形成与距离有关的几何阻尼衰减和与土介质有关的粘滞阻

尼衰减．随着传播距离的增大，振动将不断衰减直至消失。而体波与面波构成工场的地面振

动．

压力机打击工件期何，引起床身的上下振动、扭转振动和伸缩振动．工作时所激起的振

动通过基础传至车间内，影响其它精密设备的正常工作；也会对厂房造成附加应力。高速压

力机行程次数一般在200spm～1000spin，运行中产生的振动严重影响周围的工作环境。

机械压力机的种类多、数量大、分布广，应用范围广泛，压力机工作中产生的振动除了

对冲压的工件的精度产生较大的影响，还对工作环

境造成影响。为了减小振动带来的影响‘以

JF75G-125A型压力机为研究对象，使用振动及动

态信号采集分析系统(图2-4)对其进行振动信号

的采集和测试分析，通过采集压力机在工作过程中

的各部位的振动信号(加速度信号)，分析数据得

出JF75G一125A型压力机的振动规律和产生机
理，进而提出减小振动的方法或改进措施。

2．3．1实验系统组成
圈2_4LDS动态信号分折仪

溯量系统主要由信号分析仪、电荷放大器、激振器、功率放大器、压电式加速度传感器

等组成。在测试过程中，将加速度传感器通过磁钢贴在机身的被测部位，通过数据线将检测

到的加速度信号传到电荷放大器，选用适宜的放大倍数，在信号分析仪中对数据信号进一步

9
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处理、分析。采用CRAS振动及动态信号采集分析系统，主要用其中的AdCras(数据采集及

处理)、SsCras(信号分析系统)、MaCras(机械及结构模态分析)，该软件可以将采集的信号

进行存储、处理和分析．同时对其主要部件进行模态测试．实验系统原理如图2-5所示．

2．3．2实验工况

现场测试是在镣州锻压

机床厂的装配车间进行的。选

用JF75G—125A型测试样机，

床身的底座下垫上一层普通

的10mm厚的橡胶垫，控制主

轴转速在200r／min～400 r／rain

范围内，对机身各部位进行空

袭，打桩工况下的振动测试．

2．3．3实验曲线

圈2-5实验系统原理圈

压力机工作时振动明显。

先观察试测了几个点后，对床

身重新布点，选取比较关键的

几个点进行测量，布点为A，

B、C、D、E、F、O、H、I，

J，K、L、M、N、O、P、Q、

R、S、T、U、V、W、X、Y、

Z，如图2-6所示．这些点布

置在机身的响应较大处并使

传感器主轴方向与待测的振

动方向一致·基本能反映出机 田2-6压力机机身测试布点田
身的正面、侧面的弯曲和扭转

振动．其中，N、O、P点布置在左立柱靠近电动机一侧的套筒中间位置，w、H、v点布

置在右立柱靠近电动机一侧的套筒中问位置，用来测量立柱部位的x方向加速度信号．x．

Y、Z点布置在上横粱的靠近电动机—饲的顶部，用来测t-h横粱Z方向的加速度信号．A、
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B、c点和I、H、0点分别布置在左立柱和右立柱的图示部位，用来测量左、右立柱的Y

方向加速度信号。L、M、K点布置在上横梁的图示部位，用来测量上横梁的Y方向加速度

信号。R点布置在滑块下部， 测量滑块在工作行程方向的加速度信号。

调整好仪器，在相应的待测点装上加速度传痘器，信号输出线接到数据采集装置的相应

的信号通道．

(1)主轴空转时的振动特征的信号提取

首先，启动电机，电机带动飞轮和主轴转动，压力机振动微小。当转速升到350r／rain

时，采集A的信号如图2-7所示。图中所示曲线为各点的加速度信号经电荷放大器放大5300

倍后的曲线，横坐标为时间，纵坐标为加速度信号的经放大后的电压值．为了便于分析、比

较，每次测试时都以滑块上的R点作为参考点。

田2-7 A点加速度采集信号

空转350r／rain程控放大：lO 放大倍数I 100

由信号图观察得出，此时机身的振动很小，说明主轴和飞轮已平衡好，所产生的动态惯

性力对压力机整体机身的影响很小．相比打桩工况下，基本可以忽略．

(2)主轴带动滑块空载运转时的振动特征的信号提取

启动离合器，主轴带动滑块做上下运动，压力机振动明显加大。当主轴转速在0r／min～

300r／rain时，振动情况虽然比离合器关闭时大，但仍然不是很显著。采集主轴转速在300r／min

时机身各点的加速度信号，如图2一和图2．11所示．

图2-8 A点加速度采集信号

空袭300r／rain程控放大I lO 放大倍数l 100

田2-9 C点加速度采集信号

空载300rlmin程控放大l 10 放大倍羲l 100

ll
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图2-10 G点加速度采集信号

空载300r／mia程控放大I 10放大倍数。100

图2-il I点加速度采集信号

空载300r／min程控放大l lO 放大倍数：100

从图2I如图2-l可以得出，离合器启动后的空载运动时的振动要比主轴空转的大很多，

而且靠近电动机位置的A、C两点要比G、l两点振动大，振动也比较剧烈．说明动力的传

递源为振动的因素之一．

(3)主轴空转与滑块空载情况下的振动特征对比

为了更加清晰说明问题，设定机床主轴的转速为350r／min，对比各关键点在主轴空转和

离合器闭合的空载状态下的加速度测试信号，观察振动的变化情况。如图2．12一图2．15所示。

(a)空转350r／rain程控放大z lO 放大倍数；100

∞空载350r／rain程控放大；lO 放大倍数l 100

躅2-12 A点加速度采集信号

∞空转350r／rain程控放大l 10 放大倍数l 100
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(b)空载350r／rain程控放大：10 放大倍数；100

圈2-13 C点加速度采集信号

(a)空转350r／min程控放大I lo 放大倍数l 100

(”空载350r／rein程控放大l 10 放大倍数I 100

圈2-14 G点加速度采集信号

∞空转350r／rain程控放大l lO 放大倍教l 100

嘞空载350r／rain程控放大l 10 放大倍数l 100

田2．15 I点加速度采集信号

从图中观察得出。在离合器闭合情况下，滑块的行程达到350S．p．m时，振动明显，压

力机整体的加速度曲线呈正弦规律，机身整体有摆动趋势。上横粱的振动比立柱和下横粱剧

烈，尤以放置电动机的一侧，即左立柱的振动更为明显。

根据图2．12~图2-15所示的各点在主轴空转和滑块空载的振动曲线图观察得出，主轴空

转时，冲床振动非常微小，几乎不产生什么影响；滑块空载时，振动明显加剧。因此，该闭

式曲柄压力机的振动产生的主要原因是滑块上下运动，相应的运动零部件所产生的动态不平
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衡惯性力，电动机和曲轴旋转所产生的不平衡惯性力对机身的振动特性影响很小。进而，可

以通过采用合理的动力传输方式，优化运动部件结构，产生较好的动力学特性，来改善系统

的动平衡力学，使压力机的振动减小，工作特性提高．

(4)打桩工况下的振动特征的信号提取

在下横粱和滑块上分别装上模具和下模具，如图2-16所示。对压力机的实际工作情况

进行打桩模拟．在打桩工况下。明显感觉工作过程中压力机的产生的巨大噪声以及机身的振

动状态．特别是当滑块的行程速度达到300r／min及以上时。振动和噪声尤为突出．

(a)上模具 ∞下模具

圉2-16打桩模具

采集主轴转速在350r／rain时机身各点的加速度信号，如图2．17、图2．18所示。

圈2-17打桩350r／rainA、B、C点加速度采集信号

程控放大：lO教大倍数：l ctzl：Acil2：B dz3：C
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圈2-18打桩350r／rain G、H、I点加速度采集信号

程控放大：10放大倍数：10 cbI：Gch2：H ch3：l

由图2-17~图2-18可咀看出。每次冲击后，压力机的整体振动呈衰减趋势，说明冲压力

并没有引起压力机的若振。压力机工作过程中，冲压力就是工作载荷，不可避免的，故只能

采取一些减震措施，如在冲床忘韶加减震垫等，实现主动隔捏，降低压力机对周围工作环境
的不良影响．

2．3．4实验结果

通过采集压力机在三种工况下的机身各点的加速度信号，分析了振动和噪声产生的机

理．主轴及飞轮的质心不平衡对整体的影响较小，引起压力机振动的主要原因是运动部件产

生的动态不平衡惯性力，当主轴转逮比较低时(Or／mln～300r／min)滑块运动引起的振动较

小，机身的振动随着主轴转速的增加而增加．当主轴转速达到350f／mill左右时，振动剧烈。

对工作环境影响很大。装上模具后。每次打击后压力机的振动呈衰减，说明打击力并没有引

起压力机的共振，工作频率没有接近压力机的固有频率。

通过以上分析找到了引起压力机振动的原因．削减滑块运动引起的动态不平衡惯性力，

有助于降低振动。另外。由工作打击力张起的振动无法避免，可通过底部垫橡胶减振垫或弹

簧减撮器降低对周围环境的影响．

2．4本章小结

本章主要介绍了Jle'／5G-125型闭式曲柄高速压力机的结梅特点，分析了主要零部件之间

的结构特点和装配关系，在忽略了次要零部件和局部小结构的基础上，采用三维实体造型软

件80lidWorks创建了曲柄压力机机构模型。

使用振动及动态信号采集分析系统对JF75G-125型实验样机进行动态特征的信号提取，

对备通道振动信号进行采集和处理分析，通过采集压力机在工作过程中的各部位的振动信号

(加速度信号)，分析信号数据，得出／F75G---125型曲柄压力机的撮动规律和产生机理，

进而为压力机的减撮和降噪提供试验依据．
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第三章曲柄压力机动力学平衡的基本理论

机械在运转时，构件所产生的不平衡惯性力将在运动副中引起附加的动压力。这不仅会

增大运动副中的摩擦和构件中的内应力，降低机械效率和使用寿命，而且由于这些惯性力的

大小和方向一般都是周期性变化的，所以必将引起机械及其基础产生强迫振动．如果其振幅

较大，或其频率接近于机械的共振频率，引起机械的正常工作和使用寿命旧．

在高速机械及精密机械中，平衡具有重要的意义．构件的结构和运动形式不同，所产生

的惯性力和平衡方法也不同．

(1)转子的平衡

基于理论力学中的力系平衡理论，对于转子这样绕固定轴回转的构件，可利用增加或除

去一部分质量的方法予以平衡。转子的静平衡要求惯性力达到平衡；转子的动平衡则不仅要

求其惯性力达到平衡，而且还要求惯性力引起的力矩也达到平衡。

JF75G．125型闭式高速曲柄压力机中，飞轮、主轴、离合器等属于转予静平衡，而主轴

上安装的零件，包括飞轮、曲柄套桶等，要考虑主轴动平衡的问题。

(2)机构的平衡

对于作往复移动或平面复合运动的构件，无法在构件上实现惯性力的平衡。可以设法使

各运动构件惯性力的合力和合力偶得到完全或部分地平衡，惯性力的合力和合力偶最终均由

机械的基础所承受，称为在机座上的平衡．

JF'／5(3—125型闭式高速曲柄压力机中，整个运动执行机构中曲柄、连杆和滑块的动力学

平衡问题属于机械在机座上的平衡．

3．1机械平衡的基本理论

3．1．1刚性转子的平衡理论

一般的机械中，转子的刚性都比较好，其共振转速较高．此情况下，转子产生的弹性变

形微小，认为是刚性转子IS2]。

(1)刚性转子的静平衡

对于齿轮、盘状凸轮，带轮等轴向尺寸与直径之比小于0．2的盘状转子，可以近似认为

其质量分布在垂直于其回转轴线的同一平面内。当转子的质心不在回转轴线上，回转时偏心

质量将产生惯性力。转子的静平衡，可以在转子上增减质量来实现．

图3-l(a)所示的一回转转子，其上有两个凹孔，质量分别为％和刀％(负值)，整个转

子的质心不在回转中心0点，当转子以角速度口回转时，M和—h产生离心惯性力分别为

一l=狮矿-l

≯z=鸭矿-2

其中矗、五分别是嘲和鸭的矢径．

(3．1．1)

(3．12)
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在转子上挖一个孔。质量为—％，使其产生的离心惯性力一Fo和一FI、赢形成平面汇交

力系，∑％心鼎+磊+死=o

厦、“。
≮√

(3．1．3)

其中凡=刀‰∥，o (3．1．4)

将式(3．I．1)，(3．1．2)、(3．1．4)代入(3．1．3)得

现，I+以，，2 q-muro=0 (3．1．5)

满足式(3．1．5)的平衡质径积的大小和方向即可使转子达到静平衡．

(2)刚性转子的动平衡

对于像机床主轴这类轴向尺寸较大的转子，其偏心质量是分布在许多不同的回转平面

内，不能用静平衡的方法实现平衡．这类转子的质心即使在回转轴线上，各偏心质量所产生

的离心惯性力在不同的回转平面内，从而形成周期性变化的惯性力偶，在轴支承处引起附加

动压力，引起机床的振动．所以要求偏心质量产生的惯性力和惯性力偶矩同时得以平衡．

图3-2刚性转子动平衡

图3-2为一刚性转子动平衡示意图，两偏心质量n、—％分别位于回转平面I和2内，

他们产生的离心惯性力墨、E，根据理论力学，可以将尽互分解成两个平面a和b内的

力届矿瓦和瓦、巳，其中兀=E圭，昂=只生手，净l，2．这样只要在平面a和平面b
内适当地各加一平衡质量，使两个平面内的惯性力之和分别为零，转子在回转时惯性力和惯

性力偶矢量和为零，就实现了转子的动平衡．

17
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3．1．2平面机构平衡理论

对于机构中作往复运动或平面复合运动的构件，不可能在构件本身上平衡产生的动态惯

性力，各运动构件所产生的惯性力可以合成一个通过机构质心的总惯性力和一个总惯性力偶

矩，全部作用于机座上．平面机构的平衡就是要使通过机构质心的总惯性力F和总惯性力

偶矩射分别为零．

3．1．3 3F75G-．125型曲柄压力机的平衡

在以上所介绍的机械平衡理论的基础上，根据JF75G．125型曲柄压力机的结构特点，对

其进行动力学平衡的研究．飞轮、主轴、离合器等转子类零件，形状比较规则，质心基本位

于回转中心，满足转子静平衡的条件，产生的微小惯性力完全可以忽略。对于主轴上安装的

离合器部件等，要考虑主轴动平衡的问题。根据对离合器部件的测绘和计算分析，整个离合

器部件存在动不平衡的问题，但其产生的惯性力与整个曲柄滑块机构的惯性力相比甚小。相

差好几个数量级．从工厂应用的角度，离合器部件所产生的极小惯性力完全可以忽略；但从

理论研究的角度，需要对其进行动平衡，可以选择两个平衡面，添加平衡质量．这可以在对

整个曲柄滑块机构进行动力学平衡时一并予以考虑．

JF75G-125型闭式高速曲柄压力机中，整个运动执行机构中的曲柄、连杆和滑块的运动

属于平面复合运动，无法在构件本身上实现惯性力的平衡。并且，滑块的质量很大，其所产

生的垂直方向的动态惯性力是曲柄压力机所利用的工作载荷。相关的动力传递部件的动态惯

性力也很大。根据第二章的工作特性的测试实验可以知道，曲柄压力机工作时所产生的振动

和噪声主要来源于连杆和滑块的运动。应采用合适的平衡方案，设法使惯性力的合力和合力

偶得到完全或部分地平衡，这问题属于机械在机座上的平衡问题．

3．2曲柄压力机的运动学分析

曲柄压力机的基本结构模型如图3-3所示。基本结构为一曲柄

滑块机构，工作时所产生的惯性力包括三部分：曲柄旋转运动产生

的离心惯性力；滑块往复运动产生的往复惯性力：连杆平面运动产生

的惯性力。其中。连杆平面运动产生的惯性力较为复杂。为简化计

算。通常按照静力等效条件用两质量代换法把连杆质量等效地转化

到连杆与曲柄销的铰接点马和连杆与滑块的铰接点只上·然卮

即可将己点的质量作为回转质量与曲轴合并计算回转惯性力，而

将只点的质量作为往复质量与滑块合并计算往复惯性力·在进行

这样的质量代换后，根据曲柄连杆机构的运动分析和牛顿第二定律

可得到如下公式：

回转惯性力：而=％矿置

滑块的加速度l ac=-wzR(cosf+lcos2j)

田3-3压力机的结构模查

(3．2．1)

(3．22)



第三章曲柄压力机动力学平衡的基奉理论

因此，产生的往复惯性力：％=册Ⅳ矿尺f如矿+如ns乏p (3．2．3)

其中：R——曲柄偏心半径

—k——回转质量，即集中于曲柄销轴心弓的等效质量，它包括曲柄销的质量、曲

柄臂和连秆在代块点马的代换质量·

—k——往复质量，它包括滑块及上模的质量再加上连杆在代换点B的代换质量·

A——连杆系数，肛0B／只只

式(3．2．3)中右边用正号表示兄的方向与龟相反，第一项骨。国2Rcos#为第一级惯

性力，第二项为—k国2l乙撇≯称为第二级惯性力，由于后者比前者小得多，可以忽略不
计，故得：％铆‰矿Rc0呼 (3．2．4)

实现机构的动平衡，可以平衡机构在机架上所承受的运动构件的总惯性力，从而消除运

动构件作用于机架上的动压力。使机构得到平衡．

平衡的原理，设昂舶k内分别为机构运动构件的总惯性力，总质量和总质心s的加速

度，如果作用于机架上的总惯性力得到平衡，必须使E一，棚§。铂．式中所不可能为零，故

必须使啦为零t即总质心S应作等速直线运动或者静止不动·由于各构件的运动是循环的，

故总质心S也总是沿一封闭曲线而运动。因此平衡的本质亦即调整各运动构件的质量分布使

其总质JD在机构工作时静止不动．

平衡的方法很多，主要有完全平街法，近似平衡法、反向平衡法、对称布置法等．

3．3完全平衡法

调整运动构件总质心位置的具体方法是在

其中某些构件上加相应的平衡质量(对重)．用

来确定平衡质量大小和位置的计算方法有质量

代换法，主要点失法和线性独立矢量法等。这里

采用质量代换法中的静代换求平衡质量的方法．

图3-4所示为曲柄压力机的完全平衡法的

原理图．

设AB=It，BC=《，AE鼍，BD=岛，
‘

一ASI=IlI，磊也．曲柄、连杆和滑块的肛为 田¨完全平糍

啊、鸭、鸭·
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平衡方法如下。首先用一质量明“的对重与％、码的总质点位于B点，刚

m峙!：垒±堡垒
吃

然后用另—对重使其质量

且％=矿+鸭+埘，

肼，：塾!!±塑生
吒

这样机构的运动构件(包括配重)的总质心便落在A点，不受机构位置变化的影响．

这种方法不但能消除运动构件作用在基座上的动压力，而且还可以减小原动机的功率．但

这种方法的缺点是构件的质量要大大增加，尤其是把对重安装在连杆上时，对结构不利．

3．4近似平衡法

近似平衡法是用装在曲柄延长线上的一个对重块来部分地平衡机构的总惯性力。在图

3-5中，设玛、坞和鸭各为曲柄1，连杆2和和滑块3的质量：||}和，分别为曲柄和连杆

的实际长度l t为曲柄的质心S弼曲柄回转中心么的距离，口和6各为连杆的质心屯到曲

柄销秀和滑块镑C中心的距离．

一I■

机构的近似平衡方法如下t

圈3-5 近嚣【平衡洼

先将连杆2的质量静代换到点丑和C，得

在图3-5(b)中，回转质量鸭j和嘲可在曲柄l的延长线上，处装t一个对重拼’来平

矮g

、I●●●●LfI●●J

啦

峨
6一，!，

=

=

％

％
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街川的姗为 m’=笪笋=吾唾玛十孚鸭)
当曲柄已经动平衡，即e=o时，肼--手孚，啦
对往复运动的质量％进行平衡，％=码+—‰

c点的加速度 ac=·毋2R(cos妒+_，tcos2#)

产生的往复惯性力： 艮=静lPIa'2e(cos≯+Jtcos2#)

上式中右边用正号表示兄的方向与％相反，第一项～矿且c∞矿为第一级惯性力，

第二项为J，l一矿置cos妒称为第二级惯性力，由于后者比前者小得多，可以忽略不计，故得；

％=％4缈2Rcos声

[蛩3-5(c)中，以曲柄，连杆和滑块为示力体·惯性力瓦将使曲柄和滑块处引起动压

力置。和置；。在图3-5(d>中，规座上便受到—个力偶矩墨‘k和一个作用在轴承4处

的水平动压力R i：l作用，其大小为冀二=五，为了消除R厶，可以在曲柄一的延长线上r处

荐装上一个对重掰。，使得埘”，=mvt．这样，在1圉3-5(c)中，对重坍”的离心惯性力F“将

在轴承彳上产生—个水平动压力《和一个铅直动压力巧。方向如图，大小为

巧=册。矿rcos#=他m2．|}cos≯

巧研”m2rsin≯=m‘mZksin≯

于是巧与置乞的大小相等两方向相反，互相抵消．但在铅直方向又多出了一个动压力

Z，与原水平方向动压力的大小相等．实际可取较小的平衡质量，使水平和铅直方向都不

要产生多大的动压力．
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3．5反向布置平衡法

在同一机架上设置两套完全相反的运动，则机架上的惯性力自然会相互抵消，如图4-4所

示。利用上、下曲柄连杆结构对PI点的质径积相等的条件来平衡主轴上的惯性力．

各参数的定义如下：

主曲柄长度厶=五最，质量为％，重心在马点，

副曲柄长度厶=五B，质量为鸭，重心在B点，

主连杆长度厶=B只，质量为mj。重心在屯点，偏心距吩=忍焉，

副连杆长度厶=只B，质量为—1．，重心在^点，偏心距P．=与墨，

滑块质量％，配重块质量豫·上冲模质量鸭·

显然，如果图4-4结构对称，即两个共曲轴的曲柄猾块机构以E点
“’

为对称中心，每一瞬间的所有惯性力完全抵消．但滑块与机架间的动 ’

压力形成惯性力偶距。从减少整机质量的角度，我们希望配重块的重 d

量较小，于是要求副曲柄的长度要大些．

先考虑弓一昱一只曲柄滑块机构，在进行静平衡时，用静代换法 ．i
，I

将构件昱只的质量鸭代换到铰链E，置的中心上，得

‰=鸭警· 鸭H；鸭争
岛

毋

五

困3-6反向布置法

下面考虑丑一B一弓曲柄滑块机构，用静代换法将构件马B的质量珥．代换到铰链B、

忍的中心上，

啊，，=慨刍产， 弛，，=啊卺
最后考虑对主轴的平衡，对主轴的质径积分别为；

q啊+‘％，2。 吃鸭+厶确”

如果以上两式差值较大，考虑增加卅．的质量，设质心保持不变

‰=专如啊+厶鸭最。岛鸭)
J～=弛+玛‘，‘
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‰。啊暑
％2％+鸭，·

％=魄+啊丹

根据惯性力平街的条件，刀b嗣上2伽≯=—h彳zI∞s妒

a吐2q

仇2％，n，，=每％‘啊，，

业

田4-6 双曲柄滑块机构受力分析圈

下面考虑双曲柄滑块机构各构件的运动学和动力学参数：主动力矩肘作用在曲柄上，
这是一个受理想完整约束的剐体系统，具有一个自由度。将滑块和配重块看成质点，并周

定在连杆的末端与连杆共同组成刚体·其质心分别在S和岛处．

将系统解除约束，分解为三个刚体：

对于刚体B一毋一毋，

J1万d2e专M哦，L2锄钟ⅪL2cosO+X2LIsin甜％Ll∞s口 (3．5．I)

对于刚体己一只t
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弧。争一X．％
瞩lYl叫；-mdg

JI—X．如屯)cosw-X2e3c08口-Y2e3sina

对于刚体弓一忍t

％x2=X，-X，

mslY2叫j—I％g

约束方程1只在y轴上l x2-但4_e4)sinp=O

己在y轴上? xI-(L，·e3枷=o
刚体昱一只和剐体马一毋一只在马点重合。

LlcosO-(xl+％sin口户O

LisinO勺I．．e3cosa)=：O

刚体B—只和刚体另·弓一B在B点重合，

以上13个方程正好可以求解13个未知量：xl，yI芦2，y2，)(2，Y2焉，X五，)(，，口∥，0

(3．5刀

(3．53)

(3．5．4)

(3．5．5)

(3．5．6)

(3．5．7)

(3．5．8)

(3．5．9)

(3．5．10)

(3．5．11)

(3．5．12)

(3．5．13)

由几何关系，得：i≥2南j血口2每cos9 。-sJD

参5—sin(90％"寸螂2罢硎豳夕 一回 ’厶

由(8)式，得： xl地屯)血口电，电)专cosl9

xz电·气)s邵邓^)鲁咄口
24

0．5．15)

(3．5．16)

(3．5．17)
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y2-L2sinO+e4cosp=L：sin舢e4扛i丽丽0．5．19)
在正常工况下：电机输出的角速度恒定，即Eo万d20=o

所以
dZa．

万钊’ 宰=o
由(3)式，得，Y2‰g．mn2Ⅷ。lg

由(6)式，得，x氆g-吨繁d2y氆g
由(2)式及(16)式，得：X．2码

田t，，反茂t16)反·臀：^，鼍～

从而由(4)。可得；

JI擎镶：皿，-e3)cos口一X2 c3sin口mIlg坶口神

x融2孬黑兰詈忑砜g乏劬

从而由(7)。可得：L．笔乒与．X，民，胖玛气咖g气酬
K鹊=m咀g争taI妒
q

(3．5．20)

(3．5．21)

(3．5．22)

(3．5．23)

(3．5∽

(3．525)

反向布置法是一种较为理想的动力学平衡方法，可以实现滑块运动方向上的动态惯性力

的完全平衡，其缺点是增加了曲柄压力机的高度尺寸．此外，与曲柄滑块机构的运动方向垂

直的动态惯性力，依旧无法平衡，如图¨中的滑块对机身前后方向的动态惯性力X4。以及

配重对机身前后方向的动态惯性力Xs·这两个力，方向始终相反，形成一动态惯性力偶，

使机身产生倾覆趋势的振动．

3．6对称布置平衡法

如图3-8所示。对称布置平衡法是采用两个反向布置机构形成完全对称的形式。既能像

反向机构那样完全平衡滑块方向的动态惯性力，又克服了反向机构的缺点，使垂直于滑块运

动方向的动态惯性力也能得到完全的平衡．对称布置的平衡方法中对于质量的计算与反向布

置平衡方法相同，这里就不重复介绍了．主要说明以下该平衡方法中构件的受力情况．这种
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对称布置平衡方案的受力分析基本与反向布置一样．可以将对称布置分解成两个反向结构，

反向结构的受力分析前面已经介绍了。在反向结构8中，除了主连杆作用于滑块的力X-和

副连杆作用于配重的力Xd外·其他力都已得到很好的平衡·反向结梅b中，除了主连杆作

用于滑块的力X¨和副连杆作用于配重的力XH外，其他力都已得到很好的平衡．由于X-

和X¨同时作用于滑块之上·而且由于对称关系，作用力完全相同．最后达到互相抵消的效

果．同理，XⅡ和XM也互相作用而抵消．这样对称布置法不仅在滑块行程方向的力能够完

全平衡，而且克服了反向布置法的缺点，不会产生床身倾覆振动的动态惯性力偶．实现了理

论上的完全平衡．

3．7本章小结

X

(e) 傍 鳓

圈34对称布置平衡法

本章主要介绍了刚性转子和和平面机构的基本理论．介绍了JF75G-125型闭式曲柄高速

压力机的动力学平衡问题．提出了完全平衡法、近似平衡法、反向布置法、对称布置法等平

衡方案．并详细分析了各种平衡方案的平衡机理，惯性力分析．是选择合适平衡方法的理论

基础．

爹∞‰≮x落∞一≮
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第四章闭式曲柄压力机动力学微分方程的建立

4．1多体系统动力学的研究方法

多刚体系统动力学是多柔体系统动力学的基础．但是，多柔体与多刚体系统有着完全不同的

动力学性态，其研究方法也有着本质的区别。由于多柔体系统动力学问题的复杂性，使得多柔体

系统在诸如动力学建模理论与方法，系统仿真、实验研究等方面要涉及到诸如连续介质力学、结

构动力学、计算数学、图论、现代控制理论、计算机软、硬件技术、实验力学等众多学科领域。

这就推动了许多相关学科的进一步发展和相互交叉渗透。作为研究应用工具的计算机技术的进步

更加快了该学科的发展，和更具实际应用价值．可以说，多体系统动力学己成为当今力学研究中

最有活力的分支之一I．7J。

对于由多个刚体组成的复杂系统，理论上可以采用经典力学的方法，即以牛顿—歇拉方程为

代表的矢量力学方法和以拉格朗日方程为代表的分析力学方法。这些方法对于单刚体或者少数几

个刚体组成的系统是可行的，但随着刚体数目的增加，方程复杂度成倍增长，寻求其解析解往往

是不可能的．由于计算机数值计算方法的出现，使得面向具体问题的程序数值方法成为求解复杂

闯题的一条可行途径，即针对具体的多刚体问题列出其数学方程，再编制数值计算程序求解。对

于每一个具体的问题都要编制相应的程序进行求解，虽然可以得到合理的结果，但过程重复烦琐，

于是寻求一种适合计算机操作的程式化的建模和求解方法变得迫切需要。在这个时候，也就是20

世纪60年代初期，在航天和机械领域，分别展开了对于多刚体系统动力学的研究，并且形成了各

具特色的不同派别的研究方法．

最具代表性的几种方法是罗伯森—维腾堡(Roberson／Wittenburg)方法，凯恩(Kane)方法、
旋量方法和变分方法陋刈等．
(1)罗伯森—雒腾堡方法

罗伯森与维腾堡于1966年提出一种分析多刚体系统的普遍性方法，简称R-、舫法ⅢK啊。此方
法的主要特点是利用图论的概念和数学工具描述多刚体系统的结构，以邻接刚体之间的相对位移

作为广义坐标，导出适合于任意多刚体系统的普遍形式的动力学方程，并利用增广体概念对方程

的系数矩阵作出物理解释。R-W方法以十分优美的风格处理了树结构多刚体系统，对于非树系统，

通过铰切割或刚体分割方法将非树系统转变成树系统进行处理．

(2)凯恩方法

凯恩方法是在1965年左右形成的一种分析复杂系统的方法，利用广义速率代替广义坐标描述

系统运动，直接使用达朗贝尔原理建立动力学方程，并将矢量力与达朗伯惯性力直接向待定的基

矢量方向投影以消除理想约束反力，兼有矢量力学和分析力学的特点，既适用于完整系统，也适

用于非完整系统．

(3)旋量方法

旋量方法是一种特殊的矢量力学方法(或牛4氯一欧拉方法，简称为N-E方法)，其特点是将

矢量与矢量矩合为一体，采用旋量的概念，利用对偶数作为数学工具，使N-E方程具有简明的表

达形式，在开链和闭链空间机构的运动学和动力学分析中得到广泛运用．

C4)变分方法

变分方法是不同于矢量力学和分析力学的另一类分析方法，其基本原理是高斯最小约束的方

法．该方法有利于结合控制系统的优化进行综合分析，而且由于其不受铰约束数目的影响，适用

于带多个闭环的复杂系统．
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上述几种方法构成了早期多刚体系统动力学的主要内容，借助计算机数值分析技术，可以解

决由多个物体组成的复杂机械系统动力学分析问题。但是多刚体系统动力学在建模与求解方面的

自动化程度，相对于结构有限元分析的成熟来说相差甚远．正是为了解决多刚体系统动力学建模

与求解的自动化问题，美国cha∞和HaIIg于20世纪80年代提出了适宜于计算机自动建模与求解的

多刚体系统笛卡几建模方法刚，这种方法不同于以罗伯森—维腾堡方法为代表的拉格朗日方法，
它是以系统中每个物体为单元，建立固结在刚体上的坐标系，刚体的位置相对于一个公共参考基

进行定义，其位置坐标统一为刚体坐标系基点的笛卡儿坐标与坐标系的方位坐标，再根据铰约束

和动力学原理建立系统的数学模型进行求解．

4．2动力学微分方程的建立

4．2．1曲柄滑块机构的动力学微分方程

以图扣l所示的曲柄滑块机构为研究对象，建立动力学微分方程，

用数值的方法求解滑块的运动规律·选取广义坐标补q2、毋分别为

曲柄转角、连杆与机座的夹角、滑块行程．

为了求解方便，考虑采用一维广义坐标建立动力学微分方程．选

取曲柄转角口为广义坐标，建立动力学方程．

首先，进行系统的运动分析．

曲柄：

角速度q=圣l

连杆。

转角92=眦sinesin窖1)=眦sin(名如甄)

一铲铲君子驴,而cos丽q1她¨蝴一觚
质心位置砀。砀-p2cosq2=rcosql+lcosq2-p2cosq2=，瞄吼+u—P2)√—1-(／s—inq02=，鲫口I+u一仍)厕㈣)
％=P2 sinq2=岛手sin吼=展五sin吼 (4．2国％2 2岛78m吼2压A8m吼 (4．2国

质心速度

枷墙哟+(I-岛睁2嚣磊=-rmq，磊+(1-p2)且21sm吖q!。co吲sql 2 qi41。J1一呼如gI)2 弋一引

夕Jz=岛手螂弛=nA嘲确
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槽块：

位置％=rcosqI+Icosq2

=，cosqI+lcos[嬲in(rsinqJ]=rcosql+l

=rcosqI+，、／l一(Asin岛)2

妇=0

速飘=-rsinq／lt+f(；)2

见3=0

下面，进行各构件的动能计算：

连杆质心速度％=√：ii面

(4．2∞

(4．2．14)

哦

滑块质心速度％=』ir面 (4．2．5)

曲柄滑块机构的动能

量；莩吾溉％2+正卵)=圭‰+‘)蟊2+卜2q¨2+j1％匕z2+丢‰2

=三‰+‘M“12j牛A似Zc如osq矛口2+兰他{A2力甜q+rz甜g+1：．4(I丽-p面2)2sirn2qcoszq+21t2ru一岛，静矿+丢，吩t，2s．m29+2j等+2名2rl
石sin蔚2 qcosq．g．2√l—Qsing)2

=砖‰+以)+吾五i三篙羞毒+j1％名2岛2∞s2窖+丢慨+鸭)，2sin29+吾魄(，一岛)2
州1号羞焉产+魄mM们，j笺鬟静圣2

(4．2句
求俯导
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薏=“+以+J2j1_(鱼3,sinq)2+鸭22岛∞s2霉+帆+鸭)，2sin2q+魄(，一岛)2+舻】
号焉羞笋+狐‰州加了s。i—n2以q㈣c。sq。}(1
州2咩篆笋+眺嘶聃m夸i簧差静雪2
令』=乒丽，尉
等=‰+‘+以等产+mz22p2coszq+帆+码)，2咖2q+慨(，一岛)2+鸭内TA412sin2qcos2q+轨㈣)+删：，等芦圣 m乃

上式对时间求导数

面d睁OE=弛+五十以!等塑+鸭A2见cos2q+(镌+鸭)r2sin2q+慨(f一见)2+码，2】

丝塑象堡。血+2[m，q一危)+嘣弘2，些￡芋警Ⅲ2Ⅲ2s．m窖
—21—2c_os万3q一-Az一2％彳2岛singcosq+2(鸭+鸭)，2s缸g∞s碍+2sin垡cosg∥动
【鸭u一岛)2+豫，2]。os2q-sin印2q+A2 sin4q．+2【％(，一岛)+鸭，M2，

堕璺坚!竺：望±生：墅翌垡!12￡堡=堕曼：虫l
一3

’

能对口求偏导数

罢=兰矿{．酗2sjn孽一23．2co∥s3q-A2—2m2名2p2sing螂g+2帆+鸭)，2妞鼋cos口+2sing∞s斫

帆(，一岛)2+w2]cos2q_sinA2q，+AZ sin4q·+2[m2ff一岛)+蚋A2，．—sinq—cos刁2q+一A2 sinq
(cos2 q-sin2霉))

势能y=哪昌毛I一鸭g‘2一鸭g砀
=哪阴嘲粤一(m2+m3)grcesq一[-W—pz)+m31Ig正j际百(4矧’

署=慨+帆+mOlgrsin州鸭(，一岛)+砌g·墨2丁sinqcosq
广义力的确定

根据虚功原理，将所有主动力的虚功8W直接袭示成与广义虚位移口的关系
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oaW；M,Sq—F％兰：鸩国一F--未[rcos口+f正确街 一。鸩两+毋蛳争 ∞印

广妯Q=Md+F[rsinq+．五2sinqAcosq]

系统的拉格朗日方程磊d咭aE一．一等+百air=Q系统的拉格朗日方程磊。一一面+百2蟛

“．2．10)

(4．2．t1)

姒+以+。3,2∥cosq+鸦名2P2cos29+帆+慨)，2咖2q+帆(，一岛)2+硝2]．3,‘12sin以2．qcos2q．

喇％(，一岛)+w∥卜sin2q4cosq，]+吉雪2{以名2sin口—2A2_COiS3rq-一A2—2mzA2p2 sing哪g

+2魄+鸭p2咖g螂q+2sin口c∞∥帆(，一见)2+鸭r]cos2q_sin42q，+)[2
sin4q．

慨u一岛)+螂2卜sinqcos2q+A2
s以in．q(cos2q-sin2q)}+呐+(鸭+m3)]grsing+慨(，一岛)+嘣】g挚≈鸩+Firsing})t2 sin丑qcosq]

％MI=％U一岛)2+呼2，鸩=鸭(，一岛)+嘣

誊{厶+以+j。Z2c一。sq．+鸭名2n∞$2窖+(鸭+鸭)，2 sin2孽+M—_,4—12s—in≯2 1竺至

+2鸩名2，墅曼三!攀+寻圣z弘名z如g—2A—2c詹7q一-A2—2鸭五z岛咖g瞄孽
+2(鸭+鸭)，2 sing螂g+2sin牙螂∥M竺垒垫粤些
+2M +2名2rsinqcos2q+A2sinq(cos2q-sin2q)}

慨+慨+码)谚sing+鸩—,z2s—inq-co—sq：虬+F[rsimg+—A2s—inq-co—sq_l

鉴于高速压力机的连杆系数名通常很小(小于0．1)，因此为了简化上述计算公式，特将A的平

方项及更高次项忽略不计。由于所产生的误差很小，满足在工程计算许可的误差范围之内．针对

本文作者所设计的1000kN,1250s．P．m高速压力机而言。忽略A平方及其更高次项后，是可行的．
这样。格以E各式中的2平方项及更高欢项忽略后．可化为

学{．，o+‘+(鸭+鸭)，2sin2q}+2(鸭+鸭)，2血叮∞sg+魄A+(鸭+码)r】g咖口=鸩+Frsin

(4．2．12)
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I且(曲=以+(一％+J，％)r2sin29

各IH2(q)=帆+鸭)r2sinqc．osq
。l码(g)=帆局+魄+鸭)r】gsinq
【纰)；鸩+Frsinq

系统的拉格朗日方程写成Hl(q)q+H2(q)圣2+凰(g)=(X鼋) (4．2．13)

玛∽一粼n毪铲

令{：二毳，一驯Ⅵ
p=磊∥+置

设舻亩，则慌：0 ∽14)‘

Ig(，o)= 竹oJ耳J

4．2．2反向布置的动力学微分方程

如图4．5所示的反向机构中，

立动力学方程：

f亏+i=磊
【乏+j三=磊

选取曲柄转角q为广义坐标，建

分别用-，7点积(42．15)式，得

(4．2．15)

ff，i咖口I=五sin吼
11乞cos gI+毛∞s窖2=93
I ksin毋=12sinqs (4．2·1D

【[r2cosql+／2cosq，=q6

先进行系统的运动分析

(1)曲柄I

角速度q=磊

转角吼=眦如e如gI)=眦如似sin吼)
．I

图4-5反向配置平衡简图
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质心位置％=】喃一／72cosq2=‘eosql+‘eosq2一／呸eosq2

=吒eosqI+(‘一岛)

目rteosql+(‘一岛)

以2 2岛sinq2 2,d2詈sinqt 2岛&sinq,

质心速度％41sin吼或+编一岛)印2

=-r,sinql#,+q一岛M2

见z 2岛詈∞s吼磊2P2％cosqd',
C3)滑块。

=，i伽卿+辑一见)正瓦五万

吼4—吒sm吼gl

糊‰2 Ji湖吼+l,cosq，2，；螂白+五嘲【龇sin(}sinq,)]
2吒cosqI+11 =r。cosqj+‘扛刁丽*，i嘲吼+‘

“．2．17)

(4．2．18)

(4．2．19)

(4．2．20)

(4．2．21)

Y,320 (4．2物

燃鼢-，血弛+睁2嚣和_，咖¨n2耥sinqs磊。√l一呼sin吼)2 √1-@ 户

*—，如毋磊

死=O

(4)副连杆

转角 吼2稍疃妇护m'龉tn(&sinq,)

(4．2．23)

(4．2．卸
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角速度鸭。蟊2了=霸co丽sql五蟊≈如嘲吼蟊
质心位置％=】k—P4cosq5=吃c∞吼+如cos吼一．D4Cosq，

=r2cosql+(，2一只)

≈r2cosql+(1z一内)

(4．2．2回

=呸∞s吼+(，2一n)√i=历li万(4’2127)

％。p．．sinq,2p4^lz
sm‘q12成也咖吼

质心速度屯=-，jsin吼嚷

夕J，=P4也cos甄磊

(5)配重

位置‰=屯cosql+12cosq5

=吃cos吼+f2∞sg，=吃∞s吼+毛√!i乏i丽
。五cos gI+毛

Y,3=0

加速度屯=qsinq,#I

“．2．2S)

(4t2．29)

(4．2．30)

(4．2．3t)

(4．232)

(4．2．33)

如20 (4．2如
动能计算

气22=如2+如2=(，i2sin2 gl+J吃2五2COs2吼)磊24，i2sin2 gI尊12(4．235)

％2=毫，2+搿=吒2姘gl尊12 (4．2弼

％2=如2+死2=以2sin2蟊+露岔哪2吼)雪12“哇2sin2吼磊2 “．2，37)

订；‰2+站=屹2sin2吼磊2 “2．38)

E-军；㈣，+孵)-；‰+Jl+‘研+；搿+；鸭口+；码o+；埘+；鸭订+；地o
。哇(．，．+^+以智∞，吼+‘+J以t∞，甄)+；鸭醉斑t叮-++霄^zm，91)+1耐sin2qt+；鸭．

以霉

簖5铲壤+A2譬∞，譬I)+il毋^2一*2锄J擘--2一；％+以+以+魄+码冲5in3啦+慨+地蜉出2彳I譬2
替代甄，得

动能E；；“+‘+以+匝鸭+码砰+魄+^聍】珈，柑z (4．2．3叻
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等=“+_‘+山+【(鸭+码砰+魄+^片】shl2拼

鲁白t毹^+以+山+【(鸭+鸭卵+氓+体泞】咖2订+口炳。+坞卯+慨+^疗】sin幻

誓；；t’【(鸭+码玎+帆+巩舛】咖幻
势能矿；-r啊gx,I一鸭g％2一鸭暑为3+肼49■4+鸭g‘，+mmgr,6

=一嘲gncosq一他g阢cosq+(‘一见)】一鸭g瓴cosq+‘)

+m49p3cosq+m，g[r2cosq+(f2一店)】+％g也cosq+12)

詈=[n^ptcosg+帆+mDr,cosg一啊岛一帆+mDr,]gsing ∽删0蹿 、～’”，

将以上各式代入系统的拉格朗日方程磊d咭OE尹一筹+鼍=Q，得将以上各式代入系统的拉格朗日方程磊。列—石十百2蟛，得

蚕{矗+以+以+【(鸭+鸭h2+(鸭+％)彳]sin2谚+瓠(％+鸭)‘2+(％+mDr22]sinqcosq
虹％n∞89+魄+码奶cosq一％岛一帆+％MIssinq=鸩+Frsinq

(4．2．41)

设Hl(q)=oro+Jl+．／4+[(m2+ms)fi2+(ms+m‘)r22]sin29

日撕)=肋|2+鸭奶2+(，吩+％魄2]sinqcosq

H3(q)=【鸭只∞Ig+(％+鸭姨∞叼一肼．岛一(册J+暇螺ksinq

H4(q)=M．+Frsinq

喇一鬻一群筹慧篙篇‰置细⋯H4(q)-H3(q)丝左塑坚￡垫盈!竺型皇生堡擎．腮里二旦生尘牮墨鉴!型塑
⋯。Hl(q) 以+‘-4-‘+【(％+％M2+(鸭+％)‘2]sin2 q

砌蚕=eo(gM2+丑(g)，02．42)

以y替代g·

毪L J=JI七JI’JI，

u=K鸭+鸭)，i2+(鸭+拼‘)吃2】

矿=【嘲ncosq+(鸭+鸭)‘cosq-m,p3一(慨+魄)^】g
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则少=只桫+骂∽=型塑毫筹型逝

蜘础⋯⋯程，{篙----Z∥冉删
l矿

【z(o)--fox

4．2．3对称布置的动力学微分方程

“．2．43)

(42．44)

对称布置的机构和反向机构的运动规律完全相同，只是在平衡垂直于滑块运动方向的力时优

于反向机构。对称机构可以拆分为两个完全一致的反向机构，所以其动力学微分方程的建立和反

向机构完全相同．

麴少=Boty)y'2+马∽=型型裔鬻型邋

设y==，化为一阶微分方程{囊兰：：『l+马∽
4．3对称布置的动力学仿真

(4．2．45)

(4．2．46)

JF75G-125型闭式曲柄压力机采用YCT系列电磁调速电动机(电磁滑差离合器)。

原理和性能：与异步电动机调压调速相似，通过调节滑差离合器的励磁电流，改变其内部的

磁场强度实现调速的。也是属于滑差功率消耗型调速方式，只是滑差功率不消耗在电机内部而是

在电机同轴的电磁滑差离合器之中．
’

电磁滑差离合器常与鼠笼式异步电动机在结构上做成一体，并配有同轴测速发电机和速度反

馈闭环控制装置，这种成套配置常称为电磁调速电机，简称vs或HC电机．

8a刚劝磷 一一

田4-6电磁调速电动机

电磁滑差离合器的机械特性可近似表示为开=嘞一盯2，‘‘ (4．3．1)

式中，嘞为离合器主动部分转速，即原动机转速#露为离台器从动部分转速，叩负载转速l

撕
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r为电枢拖动磁极的电磁转矩；■为励磁电流l j【为离合器结构和磁极材料有关的系数·

圈4．7闭环控制电磁调速框图

开环控制调速线路利用调压嚣调节交流电压。整流后得到的直流电压及励磁线圈电流随之改

变，调速性能较差，特性软，失控区范围较大。为了克服开环调速的缺点，实际的电磁调速电动

机产品大多采用增加测速发电机作为速度反馈元件的转速闭环调节系统。

闭环调速的基本控制过程是：控制器中的给定电路给出与要求的负载转速相对应的电压Un，

与反映负载实际转速的反馈电压够自圪较后得到偏差厶矿，将厶F放大后控制触发电路，由晶闸

管整流调压装置调节离台器励磁电流‘·当负载实际转速与设定控制转速极为相近时·0保持

不变。便转速基本保持恒定，具有较高的调速稳定性，但在反馈量不足时仍有一定范围的“失控”

现象．带转速负反馈的闭环电磁滑差离合器调速系统具有机械特性高、调速精度高、调速范围宽、

无级平滑、工作可靠等优点，但在低速状态下涡流损耗明显，能量利用率及离合器输出功率都比

较低．

袭4．1电动机的技术参数

型号 标称功率 额定转矩 调速范围 转速变率 重量

hkm蛔l R圳幻fq∞ Adjustable Spccd wd咖
Pow贯Kw № 印嘲嘲弘 vad越i∞ X—

d锄 ratio％

YCT280．4A 30 1眇 1320～132 丑．5 750

：嫱，璺；际的系境 鼯)等效的簟轴蓦磷
田¨电力拖动系统

忽略电动机的空载转矩写，根据牛顿第二定律可知，拖动系统的运动方程式为

乙一互=-，警=等·害 (43国
Ⅲ ．)，JⅢ

3"7
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Q⋯．．运动系统的转动速度舻望里

毛+I=毛+兰(‘+2毛+2毛+‘)

‘：型垫苎竺垃±氅二旦堕丛±丝

--Usin(y,+害弓)cos(v,+ih弓×五十导‘)2+(Fr一乃sinCv,+ih弓)+鸩
，'=————————幺———————』——————。——r———————————互————一‘

‘，+Usin2劬+昙弓)

毛：竺竺：兰兰：兰竺竺竺：皇三二兰!兰：皇!!：：竺二2竺兰：兰三：兰!!：竺’

舢sin20,,≯h+和

，．=竺坐h芷2等篙2豢孚塑监些．，+【，如2“+心+冬易)

30
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图们动力学仿真程序界面 圈4-10滑块位移仿真曲线

图419为对称平衡的曲柄压力机动力学仿真程序界面．程序中设定了结构参数，工作状

态为空载运行．点击’’St耐”按钮程序执行，用经典Runge-Kutta公式(RK4)求解动力学参

数的数值解．”Save to file'’按纽将求解的数值解以数据文件形式保存到文件。"Exit"按纽退出

程序。在MATLAB中读取数据文件，拟合茴出各曲线．

圈4-11滑块速度仿真曲线 图4-11滑块加速度仿真曲线

图4-10、4-11和4-12分别是对称平衡方式的滑块位移、速度和加速度的数值求解的仿

真曲线，从图中可以看出，与理论公式给出的曲线基本吻合．用类似的方法可以求解其他构

件的曲线，从而可以得出平衡机构的运动学和动力系学参数．

4．4本章小结

本章介绍多体系统动力学的研究方法，建立了几种典型的曲柄压力机的动力学微分方

程，并对对称布置机构进行了动力学仿真．
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第五章JF75G-125型压力机模型优化分析

5．1 ADAMS软件的基本情况介绍

ADAMS是美国Mechanical 1)ynamJc$,INC．'s(MDrs)公司生产的软件(该公司现在已经并

入MSC公司，成为该公司在动力学、运动学分析上面的主力软件)，ADAMS一方面是虚拟

样机分析的应用软件，用户可以运用该软件对虚拟机械系统进行静力学、运动学和动力学分

析．另一方面，又是虚拟样机分析开发工具，其开放型的程序结构和多种接口，可以成为特

殊行业用户进行特殊类型虚拟样机分析的二次开发工具平台。它为用户提供了强大的建模、

仿真环境，使用户能够对各种机械系统进行建模、仿真和分析。和其它CAD．CAE软件相

比，ADAMS具有十分强大的运动学和动力学分析功能【¨】。

ADAMS软件能够帮助工程师更好的理解系统的运动、解释其子系统或者整个系统即产

品的设计特性，比较多个设计方案的工作性能．预测精确的载荷变化过程，计算其运动路径，

以及速度、加速度的分布图等．

ADAMS将强大的分析求解功能与使用方便的用户界面相结合，使该软件使用起来既直

观又方便，还可做到用户专门化。

ADAMS软件的特点如下：

(1)使用交互式图形环境和零件、约束、力库建立机械系统三维参数化模型。

(2)分析类型包括运动学、静力学、和准静力学分析，以及线性和非线性动力学分析，刚

体和柔性体分析。

(3)具有先进的数值分析技术和强有力的求解器，使求解快速准确．

(4)具有组装、分析和动态显示不同模型在某一个过程变化的能力．提供多种虚拟样机方

案．

④具有一个强大的函数库供用户自定义力和运动发生嚣．
(6)具有开放式结构，允许用户集成自己的予程序。

∽自动输出位移、速度、加速度和反作用力，仿真结果显示为动画和曲线图形．
(8)可预测机械系统性能，运动范围，碰撞，包装、峰值载荷和计算有限元的输入载荷．

模型中的零件具有质量，惯量(inatia propmies)并可以运动．在仿真中，所有力和约束
都必须施加在零件上。

ADAMS／View提供了完整的零件库，用户可以通过零件库创建三种不同类型的零件，包

括：

(1)刚体：具有质量和各种惯量的零件，不能变形．

(2)柔性零件：具有质量、惯量，且在力的作用下可以发生变形的零件．基本的

ADAMS／View可以创建离散的柔性连接件，如截面为方形、圆形或工字形的粱，更多柔性

件的创建和使用需要用到ADAMS／Flex模块。

(3)质点：只具有质量的零件，质点没有外形，也没有惯量特征和角速度． ‘

(4)另外，ADAMS／View提供了一个特殊的零件一地面(g姒md)，用户创建模型时，
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ADAMS／view将自动为用户创建它．。ground‘零件没有质量及初始速度，不会增加系统的自

由度，全局坐标系就建立在"ground'，上．

当零件建好后，ADAMS可以自动算出零件的质量(零件的体积乘以零件材料的密度)，

质心位置及沿各个轴的惯性矩、惯性积．当然，用户也可以自己指定这些物理量的数值．

5．1．2 ADAMS中的约束和运动

约束定义了零件(刚体、柔性体、质点)是如何相互连接及零件之闯如何相对运动的．

AD／dvlSNiew中提供的约束模型库包括以下四种约束(含运动)：

(1)理想关节0dealizedjoints)--具有实际相配物，如转动关节(铰链)或平动关节(滑块)．

(2)原始关节(Joint)-‘对相对运动进行限制，如限制一个零件的运动必须与另一个零件相

平行，可能没有实际的相配物。

(3)接触(Contacts)--定义在仿真过程中，当零件相互接触时如何反应，包括凸轮副，接触

力等．

(4)=运动生成器(Motions genemlors)---定义各种相对运动，用以驱动模型。

加入约束可以减少系统的自由度数，ADAMS／view中的每种约束都减少不同的自由度

数。例如，一个旋转铰链去掉了三个平动自由度和两个转动自由度，使两个零件之间只有沿

共同轴线转动的自由度。这种只允许一种运动的约束叫做单自由度关节，ADAMS／view中

也提供了二自由度和三自由度的关节，如球铰限制了三个平动自由度，允许三个转动自由度，

属于三自由度关节。当进行仿真时，ADAMS的分析器一ADAMS／Solver能够自动计算模型
系统总的自由度数及是否存在冗余约束州．

5．1．3 ADAMS中的作用力

ADAMS／view提供多种力的模型。包括各种方向力和力矩，重力，弹簧阻尼器等等。定

义力时，可以指定力是平动的还是转动的，受力物体，施力物体，力的作用点、大小和方向．

对于不同类型的力，指定力的大小也有不同的方法，如弹簧力，可以简单定义弹性系数和阻

尼系数，也可以用ADAMS内置的函数表达式定义力．内置函数包括：位移、速度、加速度

函数。可使力和运动相关；力的函数，使力和其他力相关，如库仑摩擦力和正压力相关：数学

函数，如呈正弦、余弦规律变化的力；插补曲线函数(spl缸屺funcdon)，力由曲线上的各点数

据决定，如马达的力矩—速度曲线；碰撞函数∞p8cl fun甜on)，力的作用如同一个压簧阻尼
嚣似加舯嘟i锄啪ly sprlng-dmver)。当物体间歇接触时，阻尼器或开或关陋q．

5．1．4 ADAMS的主要组件及仿真环境

ADAMS系列软件包括ADAMSPCiew,ADAMS／Solver等组件。

ADAMS／VIa,v是ADAMS的主要模块，用户可以用其建造机城系统的模型，并在计算

机上模拟机械系统的各种运动．同时。用户还可以对模型进行运动学和动力学分析。定义多

个设计参数。观察在不同条件下模型的运行状况，得到最优解．

ADAMS／View是一个强大的建模和仿真应用环境。它采用用户熟悉的W'mdows(NT)系统

和Motif界面(UNIX系统)大大提高了快速建模的能力，设计研究(Ds)，试验设计OoE)和

优化设计(oPlnⅡzE)使用户能方便的进行优化工作．
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应用ADAMS／View可以在制造物理样机之前实现设计，检验和改进机械系统模型。由

ADAMsNiew所建立的机械系统及其仿真模型．可以通过ADAMS／Solver计算出相应的力

和动作，并可以输出相关的信息文件。对ADAMS／View仿真分析结果进行后处理，可以通

过调用专用后处理模块^D^b腮帆，s匈珊㈣来完成印．
5．2 ADAMS仿真建模、仿真一般步骤

用ADAMS进行鲁I模仿真分析。一般撵循以下痔疆

图5-1 ADAMS建挺仿真流程图

(一)建造模型

建模工作包含以下三部分：

1、创建零件∞Ililm

有两种途径：通过ADAMS／View的零件库来创建各种简单的运动单元(零件)l用

ADAMS／Exchange引入复杂的CAD形体．

2，给模型旅加约束和运动

3、给模型施加各种作用力

(二测试模型r№O
定义测量目标，对模型进行初步仿真，通过仿真结果检验模型中各个零件、约束及力是

否正确．

C三)校验模型(Validate)
导入实际实验测试数据，与虚拟仿真的结果进行比较。

(四)模型的细化(Refme)

经过初步仿真确定了模型的基本运动后，可以在模型中加入更复杂的单元，如在运动副

上加入摩擦，用线性方程或一般方程定义控制系统，加入柔性连接件等等。使模型与真实系

统更加近似。

(五)模型的重新插述(I蛔锄e)

为方便设计，可以加入各种参数对模型进行描述．当用户对模型进行了更改。这些参数自

动发生变化，使相关改动自动执彳亍．

(六)优化模型

对模型进行参数分析，优化设计．

(七)定制用户自己的环境

用户可以定嘲菜单、对话框，或利用宏命令使许多重复工作可以自动进行．
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5．3 JF75G-125型压力机的多刚体动力学建模

对机床进行动力学分析，传统多用集中质量模型来描述，一般限于少自由度系统；对于

复杂的多自由度机床动力学模型，虽然理论上日趋完善，但由于模型过于繁琐，往往不能够完

整地对其描述，因此需要运用多体系统动力学的知识对机床整机进行建模、分析，进而进行

优化设计。这里运用多刚体动力学理论，基于ADAMS平台建立,W75G-125型闭式曲柄高

速压力机的数字化虚拟样机，为下一章进行整机模型优化分析奠定了基础．

在三维实体造型软件SolidWorks中建立曲柄压力机的CAD模型，以Parasolid格式导入

ADAMS中，生成多刚体体动力学模型，如图5-2所示。模型中，对所有小特征，包括倒角、

倒圆、小孔以及凸台等进行了简化和忽略。为了清晰明了地表达运动部件，整个机身以支撑

主轴的箱板代替．忽略了润滑和供油系统。忽略了离合器．制动器装置，将动力直接加在机

床主轴上。忽路了空气弹簧，忽略了上模及调节装置。以上这些处理均不会对动力学的模型

的研究产生很大影响．在ADAMS中定义各个构件之间的运动剐，运动副的位置与实际机

床连接处的位置一致：

(1)在机身与地面之间定义固定副；

(2)滑块和机身之间定义移动副，即机床的Y轴方向；

(3)配重和机身之间定义移动副，即机床的Y轴方向；

(4)主轴和机身、主轴和飞轮、主轴与主曲柄，主轴与副曲柄、主曲柄与主连秆、主连杆与

滑块，副曲柄与副连轷、副连杆与配重之阊定义主轴旋转方向的旋转尉，即绕枫床的Z方

向．

(5)在主轴与机身的旋转副上创建旋转驱动．

通过在运动副添加机床各运动部件之间的运动和原动力，使数字模型能反映真实工况．

这样机床在接近真实工况的条件下的进行运动学仿真．由于这时机床各主要部件都是刚体，

反映的是机床运动过程中各构件运动情况，以及构件之间的受力情况．

图5-3是对称布置的机构用同样的方式建立三维CAD图，以Parasolid形式导入A1)AMS

中，添加约束和运动的动力学建模．

圈5-2 IF750-125刖体动力学模星 田5-3对称布置机构尉律动力学模型
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5．4模型优化的理论分析

优化设计是20世纪∞年代初发展起来的一门新学科，它是将最优化原理和计算机技术

应用于设计领域，为工程设计提供一种重要的科学设计方法哪1．机构优化设计是近代机构

设计的一个重要发展方向。这种设计方法是建立在数学规划论的基础上，利用计算机，按照

某种设计准贝Ⅱ建立优化的评价函数，即日际函数，在考虑附加约束条件下，去寻求机构的最

优方案。动平衡优化是指在系统变量满足约束条件时，使目标函数取最小值。

对机床进行优化设计是为了提高机床的动静态特性，来改善机床的性能。优化设计由变

量，状态量以及目标函数几个要素组成，在变量、状态量满足一定条件下，实现目标函数的

优化。机床优化可以分为静力学特性和动力学特性优化：静力学优化是改变机床部件的结构

形式，使机床各部件的最大静应力最小化，动力学优化是通过改变机床的整机以及部件结构

提高机床的动态特性，如固有频率。从算法上分，机床优化方法通常用参数化优化设计和拓

扑优化设计：前者通过设定设计变量和状态变量范围，改变设计变量的大小，在满足状态变

量的前提下，使目标函数最优化；后者通过改变构成机床的材料的空间布置来实现预定的优

化目标．当然在实际应用中，以上方法可以结合起来使用．

目前，优化设计的理论都很成熟，优化的方法也有许多．一般的机械优化设计问题，都

是在一定的限制条件下追求某一指标为最小，属于约束优化问题。但有些实际问题，数学模

型本身就是无约束优化问题，此外约束优化晦题的求解可以通过一系列无约束优化方法来达

到。因此，无约束优化问题是优化方法的基础。无约束优化方法主要有最速下降法、牛顿型

方法、共轭方向法、共轭梯度法、变尺度法、坐标轮换法、鲍威尔方法和单形替换法等。约

束优化方法主要有随机方向法、复合形法、可行方向法、惩罚函数法、增广乘子法二次规划

法等．

对于大量的工程设计方案来说，往往要同时考虑多个目标，这属于多目标优化的问题。

多目标优化的求解方法很多，一种是合适等约束法，即直接求出非劣解，从中选出较好的解；

一种是将多目标优化问题转变为求评价函数的单目标(标量)优化问题l另一种是将多且标

(向量)优化问题转化为一系列单目标(标量)优化问题来求解．

多目标的优化方法

主要目标法

f线性加权和法

l极大极小法

统一目标法{理想点与平方和加权法

1分目标乘除法

I功率系数法一几何平均法

协调曲线法

分层序列及宽容序列法

机械优化设计的全过程一般可分为如下几个步骤：

1)建立优化设计的数学模型．

2)选择适当的优化方法．

3)编写计算机程序。

4)准备必要的初始数据并上机计算．

5)对计算机求得的结果进行必要的分析．

为了简化数学模型，作如下假设一
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(1) 模型中构件为均质的理想连杆

(2) 曲柄转速恒定

(3) 构件运动副的节点处间隙忽略

(4) 高速压力机运转过程中，相比于动态惯性力，摩擦力等可以忽略

(5) 相比于动力学能量，机床的势能可以忽略

5．5对称布置的压力机优化

5．5．1惯性力及惯性力矩的计算

图5．4所示为反向布置的简单模型．压力机工作时产生的振动和噪声是由旋转的曲柄、平面

运动的连杆以及直线运动的滑块产生的惯性力和惯性力距共同作用的．

田，．4反向布置模型

惯性力≯=-1∑码虿
I-2

●

惯性力矩砺=—∑(--x％虿+‘q)

(5．1)

(5_2)

其中，q为构件f质心的加速度，喁为连杆i的角加速度，

瓦为耔件相对于参考点的位置矢量．

对连杆加上配重以后，示意图如图5-5所示．

总质量M=啊+，‰(5-3)

偏心角乃咖时蒜媛笺将 c纠，
力弛+—‰‰cos【岛一织J

偏心距厶=谢
总惯性距刃=‘，+三％瑶+啊衍+，‰刃

田5-5加载配重的连杆

(5-5)

(5-o)
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酗．2目标函数的选取

在压力机模型中，选取配重块的质量辨6为优化对象，运动部件对主轴的Y向动态惯性

作用力E为优化目标，其它所有参数以原先压力机的参数值为准·即在压力机其它参数不

变的条件下，选用合适的配重块质量，使得压力机工作过程中。运动部件对主轴在高度方向

上的动态惯性冲击力最小．

建立优化的目标函数t

，(咖Z(回+心正∽(5-7)

彳(力=i1善n“(呜4，鸭卜屹(仍4，％))

正(力；{喜鹏(仍4，鸭)一v4@，4，埘4”

(5．8)

(5．9)

其中H和，屯为加权系数，露为工作行程内，曲柄的工作行程压力角口的等分点数，

4=嘶一嘞为第f个等分点曲柄所在的位置角。石(力和五(力分别为主、副滑块以及主，

副曲柄的动平衡函数·M(伤4)，v2(织4)、吩(织4)、％(婊磊)分别表示主滑块、配重

决、主曲柄和副曲柄的动态惯性力函数，其值与主轴的角速度m、曲柄位置角暝、副连杆

质量拼．以及配重质量％有关·

惯性力的平方根函数【，L_=、／{三而
防L=压两面

惯性力矩的平方根函数【肘】榭=√三；jF：i：石历

池k=压两面
要达到对压力机的惯性力以及振动减小的目的，应该对建立多目标函数

卿～辫⋯器⋯潞W^，瓮

(5-10)

(5．11)

(5．12)

(5．13)

(5．14)
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5．53设计变量

瞬态惯性力与副曲柄质量％2及质心位置矢量‘2、副连杆质量％3及廊滩置矢量k、

配重质量％．及质心位置矢量厶，、主轴的角速度毋、曲柄位置角4有关·在上述影响惯性

力和惯性力矩的参数中，主轴的角速度国在工作过程中以一定值运行，曲柄位置角磊在一

个运动行程中有规律地的变化，变化的范围是0～2石．根据机床的各构件的结构情况。连

杆的质心位置都在中心连线上，因此，上述的位置矢量参数都视为恒定．因为副曲柄和主

曲柄相对旋转中心轴的位置完全对称，所以其质量％，的选择只要满足质径积相等的条件，

即撑铀·k=—％·毛，就可以使主、副曲柄在主轴上的惯性力完全消除·需要确定的参数为

副连杆质量％，和配重质量％．，以这两个参数为优化变量，以目标函数趋向最小·进行优

化．

5．5．4约束条件

JF75G-125型闭式曲柄压力机属于上传动结构。所加的配重处于主运动机构对称的主轴

的上方，质心点低是机床稳定性的一个重要指标。降低配重的质量也有利于机床成本的降

低。根据动力学平衡理论可以知道，较小的平衡配重应该采用较大的位置矢量，以满足质

径积相等的平衡条件。通常取配重的质量为对应连杆构件的质量的一半，以确保配重质量

的减小的同时，配重机构的形状不至于过大．约束条件如下。

副连杆的位置矢量l 300rams‰<400ram(5-15)

副曲柄的位置矢量：20rams‘2<30ram (5-16)
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5．5．5优化仿真

用SolidWorks建好压力机的三维实体模型，

以Pm,asolid格式导入ADAMS中，如图5-6所

示。分别用固定副、旋转副、圆柱副、移动副

对各构件以及构件和机身之间进行约束，在主

轴上加回转力矩．对称布置的结构克服了反向

机构无法平衡压力机惯性扭矩的缺点。实现了

真正意义上的完全平衡．电动机的输出通过气

动摩擦离合器传递到装有飞轮的一根曲轴上，

飞轮起调节速度波动的作用．两根曲轴通过轴

上一对齿轮耦合转动。各构件的质量在其质心

处加质点．根据第四章中对对称布置平衡法中

得

到的理论分析值，确定各构件的参数如下t飞

轮的质量mo=940kg，转动惯量 图5-6压力机的对称优化模型

以=136kg·舻。曲柄的质量鸭=52．25kg，转动惯量以--0．289kg·∥，连杆的质量

鸭=77．49堙，滑块的质量鸭=2200船，

副曲柄的质曩％=18．38堙，转动惯量

以=o．217kg·脚2．

将以上参数输入模型中，其中两个优化变

量副连杆的质量鸭和配重的质量％定义为

"DesignVariable'’变量DVJ和DV 2，初值为

理论计算值。在ADAMS／Vie-N中，对模型进

行优化，以式(5．14)为优化的且标函数，对

此函数的波动范围取优化极小值．对优化变量

分别取初始值—％=lOOkg，m6=100099，

优化结果如袭5．1所示．

45

图5-7优化界面
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Op删oti Smmnary
Model Name：press_l

Date Run ：2006-12-12 15：07．32

Objectives

oi)hIa瞄m岫ofRANGE—MEA—I
Umis： ne,wton

Initial Value： 2887．80

Final Value： 139．07(-95．18％)

表5-1仿真优化结果

Vl、DV 1

Uni臼：ldlo脚
Initial Value：100

Final Value：113．31(+13．剪舒

V2)DV 2

Uni侮： kilogram

Initial Value：looO

Final Value：1045(+4．5％)

比较ADAMS优化的结果和对称布置平衡的理论计算值，可以发现，两者的数值比较

接近。这说明JF75G-125型曲柄压力机采用ADAMS软件进行动平衡优化是可行的·对于

结构复杂不便于用理论方法进行动平衡优化的情况下，可以在ADAMS的交互式图形环境

中建立复杂的动力学模型，或将兰维造型软件中建立的结构模型通过一定的格式导入

ADAMS中，再利用优化设计模块对动力学模型进行动平衡优化．

5．6多体动力学仿真基本理论

创建完机械系统模型后，ADAMS／View可以自动调用ADAM．s，Solver对模型进行仿真
求解。在进行仿真之前，ADAMS／Solver通过计算模型的自由度判断是进行运动学仿真还是

进行动力学仿真．如果整个模型的自由度为0，对其进行运动学仿真；如果整个模型的自由

度大于或等于1。则对其进行动力学仿真lI．1。在进行运动学仿真时，ADAMS／Solver计算出

模型中任意点的位移、速度和加速度。这些值并不受施加在模型上的力的影响．在进行动力

学仿真时，ADAMS／Solver根据施加在模型上的外力和激励，计算出模型中的位移、速度、

加速度及其内部作用力．在使用ADAMS／Solver进行仿真的过程中，ADAMS／View中的模
型也通过动面显示计算的结果．在完成仿真后，^D^MS^n咖还具有重复播放这些动画的
功能．
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5．7各种工况下压力机的仿真测试

5．7．1压力机工作的工况类型

俩式高速曲柄压力机主要用来生产大批量的功能性的冲压件，它们的尺寸与形状均趋于

标准化和系歹Ⅱ化，如中小型电机的定、转子硅钢片、高压器硅钢片、刮脸刀、IT苍片等。

高速压力机的工作状态以冲裁为主。此外还有空载、打桩和拉深等。根据材料冲裁力与行

程关系，在考虑动态变形的条件下，冲裁力应与动态模具重叠量有关，而不只与行程有关．

实际的打桩碰撞力与重叠量的关系见图5-8，在斑的时间内受到冲击载荷F的作用，即受

到脉冲函数的载荷作用．冲裁力与重叠量的关系见图5-9，在‰的位移内，冲裁力按正弦
规律从零上升到最大值，可以认为是一个近似四分之一正弦曲线。拉深力与重叠量的关系

如图5．10，拉深载荷的曲线主要集中在p△的范围内，位移置超过△后拉深力曲线迅速衰
减，基本上接近一个半正弦曲线．

I

，

弋 1 ．

k
A 。

4

综上所述，为了计算方便，分别将它们压力机在各种工况下的载荷情况简化，用公式描

述：可以归纳如下：

(1)空载时，载荷F．=o；

(2)打桩时，用脉冲函数描述打桩碰撞的力，印

F(oD；{嚣竺：：=麓
(3)；中裁时，用四分之一正弦近似表示冲裁力为t

，∽；{‰sin(老砒⋯⋯以k
【o⋯⋯⋯⋯⋯⋯⋯⋯⋯⋯．万>屯。

(4)l拉深对，用半正弦近似表示拉深力为

F④；Jk《班⋯⋯挑厶
to⋯⋯⋯⋯⋯⋯⋯⋯⋯⋯⋯．≯>△
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5．7．2空载工况下的工作特性仿真

选用对称布置的曲柄压力机模型，在ADAMS／View中进行仿真，主轴转速为300SPM，

在飞轮轴上直接加上电动机的驱动力矩．在稳定运转工作过程中，必须保证电磁转矩和负

载转矩相等．等效到曲柄轴上的电动机转矩为埘j=3乙=567N·肼·空载工况下，滑块

上无载荷．各构件的参数为优化仿真后的最佳参数．飞轮的质量刀％=940k|g，转动惯量

以=136kg·舻，曲柄的质量现--52．25堙，转动惯量以=O．289kg·J，|2，连杆的质量

鸭；77．49堙，滑块的质量码=2200kg，副曲柄的质量m4--18．38kg，转动惯量

‘=O．217kg·册2，副连杆的质量鸭=113．31kg，配重的质量—l‘=1045kg．

选用仿真参数为：仿真时间1s，仿真结果的输出总步数为500次．

仿真完成，对仿真的数据进行分析。主要是考察机床工作时运动部件对机床本体的动态

激振力。建立力的测量量Measure,分别测量压力机上下方向的动态激振力和前后方向的动

态倾覆惯性力。测量结果如图5-11所示．红色实曲线表示上下方向的动态激振力，蓝色虚

曲线表示前后方向的动态倾覆惯性力．

!△{ }爪I f^}}}爪l }爪l
—气r lL一 }， t』一 ， lJ {，{Ll {， ￥工■
一了，一 t _7一 、 ‘f 、 一17一 、 一1．厂 、

， 、 l 、 ， t ， I ， l

1～
} 鼙 叠 1 F 鼍 F 鼙 誊 鼙

l l L 1 重 I

量
J 蠹 露 t l 覆 l 陲 茬 17

， ，『 I t ， l 髟 I

f ～ f 、 f 、 ， 、

， 、 点 t ， t ， ～ ， 、

， {、L ， } l、 ， ；、J， 、l，l 、
_

{1 1 ] r l T 丫 }
● ¨
，畸

圈5_Il优化后的模型仿真结果

在仿真后处理模块ADAk耐PogProe∞ssor中对动态惯性力的曲线进行数值的量化．可

以得到上下方向的动态激振力E的变化范围为·2315．79删09．0871q，幅值为2724．88N·
为了说明对称布置法的好处，现对压力机改进前后的动力学模型在ADAMS中，以主

轴转速为300rpm，350rpm、,U)0：rpm分别进行仿真．观察其动态惯性力的变化情况如下表
所示．

表5-2压力机改进前后的动态特性比较

原来 改进后

转速㈣ 3∞ 350 400 3∞ 350 400

Fy— 11621．795 1”13．322 14016．972 409．087 486．687 509．916

嗣 b曲 -65789．563 -76331．287 ．90141．253 -2315．793 -2847．461 -3258．413
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量 幅值 66952．358 89244．609 104158．225 2724．88 3334．148 3768．329

值 F盔 3496．454 38斟．3lO 4013．591 46．503 49．13l 53．710

∞ F劬 ．3498．509 -3887．903 -4016．413 -46．530 -49．324 ．53．729

幅值 6994．963 7772．213 8030．004 93．033 98．455 107．439

结论：从表5-2中所列出的数据可以看出，对称布置法进行动力学平衡前后，运动部件对
主轴和压力机的床身的动态惯性力相差很大，以主轴转速为300rpm的情况为例，其中动力

乎衡后Y(上下)方向上的动态惯性力的值仅为原先方案值的1／24．57，而动力平衡后z(前

后)方向上的动态惯性力的值仅为原先方案值的l，75．19左右。这有力地说明了对称布置的

动力学平衡法成效是显著的。对称布置法克服了完全平衡法对结构方面的限制和近似平衡法

的近似平衡的缺点，有其独特的优势．因此。采用此方法对曲柄压力机进行动平衡的改进．

5．7．3打桩工况下的工作特性仿真

压力机在打桩工况下的载荷是一个脉冲形式的曲线．ADAMS／View中提供了两种函数：

(1) 阶跃函数定义为STEP(x,begin at,Initial Function Value，end碱Final fimction Value)．

其中x为自变量．如；step(time，O．1，0．0,0．2，1．O)．5．0。如图5-12所示．
(2) 脉冲函数定义为；step(time,0．1,o．o,o。2，1．o)’step(time,0．2,1．o,o．3，o．0)．5．o．如图5-8
所示．

F

R

吐

胁黔Z嚣
圉5．12阶跃函教

碰撞(打桩)载荷近似理解为具有一定脉宽的脉冲函数．

在ls的时间内进行仿真，脉冲函数的作用时问为o．0975．-o．1025、O．2卯5-03025，

0．4975-0．5025、0．6975--0．7025、0．8975-0．9025．这样打桩工况下载荷函数定义为：

1250"(step(time,0．0974。0 0 0．0975，1．o)‘ step(timo,0．1024,1，0 0 1025,0．O)+step(time,
0．2974,0．o’o．2975，1．o)o step(time,0．3024,1．0,0．3025,0．O卜ste“time，0．4974,0．0．o．4975，1．o)’

step(time,0．5024，1．0,0．5025'o．O卜 step(fime，0．6974,0．0,0．6975，1．0)’ stop(1ime,

0．7024，1．0,0．7025，0．0p step(time，0．8974⋯0 0 0．8975，1．o)+step(time,0．9024，1．0,0．9025，0．O))．
在空载动力学模型中，向滑块上添加力的驱动，方向和滑块运动方向一致，力的大小在

其属性对话框的函数值中输入上述的载荷函数．参照空载工况下的参数进行仿真．
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(I)上下方向的动吝激强力 Cb)j|后方向的动态侦覆惯性力

图5-13打桩工况下的惯性力曲线

仿真结果如图5-13所示，相比空载工况，打桩的接触时问段内出现了上下方向的脉冲
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激振力．幅值达-3046．0493N。而前后方向的倾覆惯性力曲线则在碰撞的时间段内出现一定

的小幅波动，_影响不大．

5．7．4冲裁工况下的工作特性仿真

冲裁工况下，载荷函数定义为Fm。sin(time*5+pi)*step(time,0．0,0．0,0．01，1．o)‘step(time,

0．13。1．0,0．131，0．oX调整好参数就可以褥到冲裁载荷的曲线。

在ls的时间内进行仿真，冲裁件板厚定义为5mm，根据滑块的位移曲线可知，冲裁函

数的作用时间为0．16l鲫．1738，0．3616-．03738，0．5616"-0．5738，0．7616．-0．7738，
0．9616--05738，这样冲裁工况下载荷函数定义为

1250*(sin((time-O．161D*pi／0．0488)+step(1ime,0．1615，0．o,0．1616,1．o)‘step(time，0．1837,1．o,0．183

8,0．O)+sin((time-O．3616)*pi／0．0488)*ste“time,O．3615⋯0 0 0．3616，1．0)’step(time，0．3837，I．o,0．383
8,o．O)+sin((time-O．5616)*p'ao．0488)+step(time，0．5615，0．o,0．561 6，1．o)。step(time，0．5837，1．0，0．583

8,0．O)+sin((time-O．7616)*pi，0．0488)+step(time，0．7615，0．o,0．7616,1．o)’step(time,O．7837，1．0,0．783

8,0．o)+sin((time-o．9616)+p¨o．0488)+step(time,0．9615，0．0,0．9616’1．O)*step(time,O．9837，1．o,0．983

毛O．o))·

在空载动力学模型中，向滑块上添加力的驱动。方向和滑块运动方向一致，力的大小在

其属性对话框的函数值中输入上述的载荷函数．参照空载工况下的参数进行仿真．
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(I)上下方冉的动态激振力(h)前后方向的动态愤覆慢性力

田5-14冲裁工况下的惯性力曲线

仿真结果如图5-14所示，和打桩工况类似，冲裁得时间段内出现了一定脉宽的上下方

向的激振力，幅值按四分之一正弦规律变化。幅值达-2831．9312N．而前后方向的倾覆惯性

力曲线则在接触的时间段内出现一定的小幅波动，影响不大．

5．7．5拉深工况下的工作特性仿真

根据拉深工艺的特点，确定拉深工况下载荷函数，对系统进行仿真．拉深的载荷参数定

义为t

1250*(sin((time-O．1616)+pi／O．0244)’step(time，0．1615，O．o，0．1616，1．o)‘step(time,O．19999,1．o,o．20

0,0．O)+stn((time-O．3616)+pi／O．0244)‘step(time,0．3615，0．0,03616，1．o)’step(time,O．39999，1．0,0．40

o'0．O)+sin((time-O．5616)+pi／0．0244)+step(time,0．5615。0．0，0．5616，1．o)+step(time。0．59999，1．0，0．60

0,0．O)+sin((time-O．7616)‘p't／o．0244)*step(time,O．7615，0．0,0．7616，1．O)*step(fime,O．79999,I．0,0．80

0,0．0)+sin((time-O．9616)*pi，O．0244)*step(thne,0．9615，0．0,0．9616，1．o)’

step(time,O．99999,1．o．1肿，O．o))
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(1)上下方向的动态激振力(b)前后方向的动态倾覆惯性力

圈5-15拉深工况下的惯性力曲线

仿真结果如图5-15所示，和打桩工况类似，冲裁得时间段内出现了一定脉宽的上下方

向的激振力，幅值按半正弦规律变化．幅值达-2479．5322N．而前后方向的倾覆惯性力曲线

则在接触的时间段内出现一定的小幅波动，影响不大．

5．7．6机床的工作特性分析

根据5．7．2节中关于压力机优化改进前后的动力学特性的数据，可以知道，采用对称布

置的动平衡方法，经过优化改进后，机床较改进前，有很好的动力学特性．达到了对机床降

振减噪的目的．

根据本章5．7．3---5．7．5节对打桩、冲裁和拉深状态的动态特性曲线可知，工作状态会产生

附加的动态打击力，亦会对压力机的工作状态带来影响．由于冲裁力不可避免，其冲击振动

噪声也就无法消除。属于这种类型的振动噪声需寻求其它解决方案。目前该方面的措施主要

有：(1)通过改变滑块的运动规律。改变冲裁力变化曲线，降低冲裁过程的冲击振动和噪声

ISl．(2)采用冲击阻尼器．(3)研制伺服电机直接控制的压力机。

此外，由于机械式高速压力机的振动冲击客观上无法完全平衡，可以依托振动隔离理论，

采用适当的隔振装置，尽量降曲柄低压力机在高速工作时对周围环境的影响，达到改善劳动

条件的目的．

5．8本章小结

本章主要介绍了机械动力学仿真分析软件ADAM噶的主要功能，要素的构成，以及建模

分析的基本方法．在众多CAD／CAE软件中，ADAMS以其强大的运动学，动力学分析功能，

在众多工程领域里获得了广泛的应用．

在三维实体造型软件SolidWorks中建立曲柄压力机的CAD模型，以Parasolid格式导入

ADAMS中，生成多只Ⅱ体体动力学模型．建立机床的多剐体动力学仿真模型。并根据实际的

机床传动系统的结构形式创建各运动副。

介绍了模型优化的基本理论，多目标优化的问题。JF75G-125型曲柄压力机的动力学优化

方法，多目标函数的选取，设计变量的处理，约束条件的确定．机械动力学仿真软件ADAMS

对模型优化的结果进行了分析。

结合机械动力擎系统仿真分析软件ADAMS。介绍了多体动力学仿真基本理论。分析了

曲柄压力机的不同工况下的载荷特性曲线。并在空载、打桩、冲裁和拉深的工况下，对曲柄

压力机的动力学模型分别进行了仿真，得出了机床的动态特性曲线，进而对机床的工作特性
进行了分析．
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6．1论文的研究成果

第六章结论及展望

本文结合徐州锻压机床厂的闭式高速曲柄压力机优化设计项目，以JF75G-125型曲柄压

力机为研究对象，对压力机的工作特性进行了测量，分析了振动和噪声产生的机理。运用多

体系统动力学理论对其动态特性进行建模优化设计、试验研究和仿真分析，以提高机床的动

力学性能。达到减振降噪，实现机床工作平稳的目的。论文的主要贡献主要有以下几点s
1． 使用振动及动态信号采集分析系统对JF75G-125型曲柄压力机进行振动信号的采集和

测试分析，通过采集压力机在工作过程中的各部位的振动信号(加速度信号)，进行分

析，得出曲柄压力机的振动规律和产生机理，进而提出了减小振动的方法。

2． 分析了JF75G-125型闭式曲柄高速压力机的动力学平衡闯题。并详细分析了完全平衡

法、近似平衡法、反向布置法、对称布置法等各种平衡方案的平衡机理。
3． 建5Y．JF75G-125型闭式曲柄高速压力机的机电系统动力学模型，并运用四阶龙梅一库塔
法进行了动力学仿真．

4． 在机械系统动力学仿真分析软件A1)AMS中建立了压力机的动力学模型。井将对称布

置平衡机构进行了优化和分析．通过比较改进前后的动力学仿真参数。证明了机构优

化的可行性．

5． 分析了曲柄压力机的不同工况下的载荷特性曲线。并在空载、打桩、冲裁和拉深等工

况下，对曲柄压力机的动力学模型分别进行了仿真，得出了机床的动态特性曲线，进

而对机床的工作特性进行了分析．

6．2迸一步的展望

本文提出了JF75Gol25型闭式曲柄压力机动平街优化方案，通过在各种工作状态下对动

力学模型进行仿真，在一定程度上尚能够直观、准确地描述机床的动态特性，以及各部件

对机床的影响。多体动力学和虚拟样机技术在曲柄压力机动平衡设计过程中具有重要的作

用，充分利用和建立准确的仿真模型，对机械结构设计具有重要意义．但是在上面的工作

中还有不少问题有待进一步的研究和探讨，如；

1． 机械结构结合面的建模和修正问题。如何建立更为准确，并且具有普追工程意义

的结合面模型是一个仍需要继续探讨的技术问题．

2．

3．

4．

对于大型机床模型如何简化结构，使仿真模型在能反映机床动力学特性的前提

下，单元数量尽量减少，降低机床仿真对硬件的要求．

利用ADAMS软件包中的ADAMS_，Flex模块传入模态中性文件，在ADAMS／View

或ADAMS／Solver中建立柔性体并进行仿真，考虑物体的弹性，在模型中引入柔

性体。从而提高系统仿真的精度．

如何布置各自动力学参数。使得优化设计更具有普追性，是值得探讨的一个问题．
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