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含间隙超精密压力机柔性多连杆机构动力学建模与仿真
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摘要：建立柔性多连杆机构动力学模型对分析超精密压力机下死点动态精度具有极其重要的作用。传统的超精密

压力机多连杆机构动力学模型一直忽略旋转副和球面副间隙以及曲轴和连杆柔性的影响，从而导致分析精度较

低。为更准确地分析其动态响应特性，建立了一种考虑旋转副和球面副间隙及曲轴和连杆柔性影响的改进柔性多

连杆机构的动力学模型。仿真结果表明，旋转副和球面副间隙的存在对机构的动态响应特性有很大影响；曲轴中

心和球铰球心的运动特征主要表现为 ２个阶段：自由运动和冲击运动。此外，研究了间隙和曲轴输入转速对多连

杆机构动态响应特性的影响，得出了随着间隙尺寸的增加，滑块下死点位置上移，滑块的速度和加速度峰值先减小

后增加；随着曲轴转速的增加，滑块下死点位置和最大偏差值也逐渐增大，滑块的速度和加速度显著增加。
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　　引言

作为高效机床和关键工业设备之一，多连杆超

精密压力机能够制造出接近最终形状的金属零件，

并符合绿色生产的要求。由于间隙的存在，转动副

间的冲击频率随着转速的增加而急剧增加，从而降



低了传输的稳定性，导致工作精度较低。为了提高

多连杆机构的性能，研究间隙对多连杆机构性能的

影响至关重要。

多连杆机构的主要特征是由于存在多个旋转副

和球面副间隙以及复杂的机械结构，导致整个多连

杆机构表现出较强的非线性。因此，建立含间隙多

连杆机构动力学模型并分析其动态性能具有一定难

度。国内外学者对含间隙多体动力学系统进行了大

量的研究，取得了一定的研究成果
［１－９］

。目前，对含

间隙柔性多连杆机构的超精密压力机的研究存在许

多不足。传统多连杆机构动力学模型忽略了连接副

间隙和构件柔性的影响，从而导致精度降低。本文

考虑转动副和球面副间隙及曲轴和连杆柔性的影响

建立多连杆传动机构的动力学模型，研究含间隙柔

性多连杆机构的动态响应特性。

１　含间隙多连杆机构的物理描述

图１描述了多连杆机构压力机的工作原理和结
构。来自发动机的运动和能量通过传动装置传递给

主滑块，该滑块机构能将金属零件加工至接近零件

最终的形状，带传动将发动机的运动通过小带轮传

递到大带轮，然后通过大带轮将运动传递到曲轴，连

杆的上端连接曲轴，下端连接滑块，这样曲轴的旋转

运动转变为滑块的直线运动。为了平衡惯性力，机

构附加平衡滑块。为了满足实际生产过程的需要，

滑块需要能够交替地运动或静止，因此压力机必须

有一个制动器和离合器。这种压力机通常需要一个

与电机配套的飞轮来保证施加的压力要求以及保证

压力机的效率。

图 ２　转动副和球面副的一般结构

Ｆｉｇ．２　Ｇｅｎｅｒｉｃｃｏｎｆｉｇｕｒａｔｉｏｎｓｏｆｒｅｖｏｌｕｔｅａｎｄｓｐｈｅｒｉｃａｌｊｏｉｎｔｓ

多连杆机构由曲轴、主副连杆、主滑块、平衡滑

块和固定在地面的基座组成。假设在曲柄与副连

杆、平衡滑块与副连杆间的铰链是理想的，曲轴与主

连杆、主连杆与主滑块之间的铰链存在间隙。轴承

和轴颈之间的间隙差决定了径向间隙的大小。与理

想的旋转副相比，含间隙的旋转副会使系统产生 ２

个额外的自由度。表明轴颈能够在水平和垂直方向

相对运动到轴承的中心。重力加速度作用在垂直方

向，多连杆机构在垂直平面内运动。

图 １　多连杆机构结构图

Ｆｉｇ．１　Ｃｏｎｆｉｇｕｒａｔｉｏｎｏｆｍｕｌｔｉｌｉｎｋｍｅｃｈａｎｉｓｍ
１．曲轴　２．主连杆　３．下端连接滑块　４．支杆　５．连杆　６．主

滑块　７．连杆　８．肘杆　９．摆杆　１０．副连杆　１１．平衡滑块
　

图２ａ所示为旋转副的一般结构，当机构运转
时，含间隙的旋转副动力学特征表现为轴承和轴颈

之间倾斜的偏心冲击，当轴颈和轴承之间存在接触

时，冲击力将作用在转动副上。当不接触时，转动副

不会产生约束力和冲击力。机械结构间的冲击力包

括法向力和切向力
［１０－１１］

，因此，一旦接触出现后，就

需要运用特定的接触规律，并且需要考虑由此而导

致的冲击力作为广义力对系统运动的影响
［１２］
。

图２ｂ所示为球在球碗里运动的可能情况，分别
称这些情况为永久接触或跟随状态、自由运动状态

和冲击状态。在永久接触或跟随状态里，球与球碗

是永久接触的，并且彼此间存在着相对的滚动或滑

动，这种状态结束于球和基座彼此分离以及球心处

于自由运动状态中的时候。自由运动状态中，球在

球碗的边界内自由运动，这时球与球碗不接触，因此

铰链无反作用力。在自由运动结束时出现了冲击模

型，在这种状态中存在冲击力，在２个冲击的物体接
触时产生的运动和动力学响应突然间断，作为一个
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重要的动量转换。在接触状态结束时，球会进入自

由运动或者跟随状态，在含间隙球面副的仿真中，如

果球碗中心的路径在每个时刻都被划分好，球碗不

同的运动状态就能简单地观察出来。本文中不考虑

球和球碗间的静摩擦力。

２　含间隙铰链模型

２１　含间隙旋转副模型
在旋转副的经典分析中，理想旋转副的轴颈和

轴承的中心是一致的。间隙使得 ２个中心分离，实
际上，为了使轴颈和轴承之间能够相对运动，转动轴

承之间一定存在间隙，因此，与理想的铰链相比，含

间隙的铰链模型系统会增加２个额外的自由度。
很明显含间隙转动副在系统上没有施加任何动

态约束，但轴颈的运动轨迹被限制在轴承边界内。

在含间隙轴承动力学分析过程中能够观察到轴颈和

轴承之间３种不同运动形式：①自由运动模式，轴颈
在轴承边界内自由运动，此时轴颈和轴承形成的铰

链不接触。②冲击模式，这种模式出现在自由运动
模式结束时，产生作用于系统的冲击力随后离开。

③永久接触或跟随模式，尽管轴颈和轴承的相对侵
入深度随着轴颈沿圆周运动而不同，但是接触总是

存在
［１３］
。

如果没有润滑，轴颈能够在轴承里自由运动直

到两者之间产生接触，如图３所示，当轴颈冲击轴承
时，会产生法向力和切向力并且导致轴颈和轴承之

间的动态特性。这些力构成了一个复杂的体系，它

们之间对应的冲量贯穿于整个系统，并且发生转移。

这种具有法向和切向相对速度的冲击力可以视为是

在两个物体之间的偏心斜碰撞。法向速度决定构件

的接近或分离，切向速度决定构件是否存在滑动或

保持相对静止。

图 ３　含间隙的转动副示意图

Ｆｉｇ．３　Ｓｋｅｔｃｈｅｓｏｆａｒｅｖｏｌｕｔｅｊｏｉｎｔｗｉｔｈｃｌｅａｒａｎｃｅ
　

　　对于系统实际结构的动态特性，轴颈和轴承之
间的相对侵入深度为

δ＝ｅ１－ｃ＞０ （１）

其中 ｅ１＝ ｅ２ｘ＋ｅ
２

槡 ｙ

式中　ｅ１———轴承和轴颈中心之间偏心距矢量的模
ｃ———径向间隙
ｅｘ、ｅｙ———轴颈在轴承中 Ｘ、Ｙ方向的位置分

量，相对位置坐标由轴承和轴颈中

心在全局位置矢量坐标中分别得出

轴颈相对于轴承运动直到几何不等式（１）成
立，然后接触模式开始。当 δ＝０，轴承和轴颈相互
接触。考虑数值结果不精确带来的误差，引入了公

差，以减少数值舍入的积累误差。本文中，当轴承和

轴颈之间的侵入深度达到１０×１０－８ｍｍ以上，就认
为轴承和轴颈开始接触。

图３所示为含间隙滚动轴承中２个结构之间的
关系，Ｑｉ和 Ｑｊ绝对坐标表示为

ｒＱｚ＝ｒｚ＋ｓ
Ｑ
ｚ＋Ｒｚｎ　（ｚ＝ｉ，ｊ） （２）

其中 ｎ＝ｅ１／ ｅ
２
ｘ＋ｅ

２

槡 ｙ （３）
式中　ｎ———接触平面单位法向量

接触点 Ｑｉ和 Ｑｊ的速度由式（２）对时间微分求
得，即

ｚＱ＝ｒ·ｚ＋ｓ
·′ｚ
Ｑ＋Ｒｚｎ

·　（ｚ＝ｉ，ｊ） （４）
相对接触速度为

δ
·

＝（ｒ·ｊ－ｒ
·

ｉ）＋（ｓ
·′ｊ
Ｑ－ｓ·′ｉ

Ｑ
）＋（Ｒｊ－Ｒｉ）ｎ

·
（５）

相对接触速度被分解为法向和切向 ２个分量，
以此来确定法向和切向２个方向的速度。

不加润滑的轴颈和轴承之间的动态特性被划分

为２种情况：①轴颈和轴承不接触，相互之间也就没
有接触作用力。②轴颈和轴承之间的接触出现接触
冲击力时，用非线性的赫兹公式（法向力）和库伦摩

擦定律（切向力）来建模，这２种情况可以表示为

Ｆ＝
０ （δ＜０）
ＦＮ＋ＦＴ （δ≥０{ ）

（６）

２２　含间隙球面副模型
连接２部分的理想球面副可以分别简化为一个
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点，而含间隙的球面副为两点分离，每部分可以相对

另一部分自由移动。含间隙的球面副没有像传统的

理想球面副一样的自由度约束。含间隙的球面副

中，由于连接部分间的碰撞导致铰链的动力学特性

服从接触 冲击力，可以将其视为力铰链。

如图 ４所示，ｉ和 ｊ两部分由含间隙球面副连
接，ｊ的球体部分嵌入在 ｊ的球碗内部，球碗与球体
的直径差即为间隙的大小。ｉ和 ｊ两部分的质心分
别为 Ｏｉ和 Ｏｊ。物体坐标系 ξηζ固连在它们的质心
上，ＸＹＺ代表绝对坐标系。点 Ｐｉ表示球碗中心，Ｐｊ
表示球体的中心。连接 Ｐｉ、Ｐｊ的向量构成偏心矢量
ｅ。实际上，偏心率远小于球面副中球与球碗的
半径。

偏心矢量 ｅ如图４所示，连接球与球碗的中心，
可以表示为

［３］

ｅ＝ｒＰｊ－ｒ
Ｐ
ｉ （７）

式中　ｒＰｉ、ｒ
Ｐ
ｊ———相对惯性参考系下的绝对坐标

点 Ｐ的绝对坐标表示为
ｒＰｋ＝ｒｋ＋Ａｋｓ′ｋ

Ｐ
（８）

式中　Ａｋ———变换矩阵　　ｓ′ｋ
Ｐ
———点 Ｐ位置矢量

偏心向量的大小可以计算为

ｅ＝ ｅＴ槡 ｅ （９）
偏心率向量的大小写成绝对坐标形式为

ｅ＝ （ｘＰｊ－ｘ
Ｐ
ｉ）
２＋（ｙＰｊ－ｙ

Ｐ
ｉ）
２＋（ｚＰｊ－ｚ

Ｐ
ｉ）槡
２

（１０）
径向偏心率的变化速率为

ｅ· ＝
（ｘＰｊ－ｘ

Ｐ
ｉ）（ｓ

·Ｐ
ｊ－ｓ
·Ｐ
ｉ）＋（ｙ

Ｐ
ｊ－ｙ

Ｐ
ｉ）（ｙ

·Ｐ
ｊ－ｙ
·Ｐ
ｉ）＋（ｚ

Ｐ
ｊ－ｚ

Ｐ
ｉ）（ｚ

·Ｐ
ｊ－ｚ
·Ｐ
ｉ）

ｅ
（１１）

图 ４　含间隙球面副图

Ｆｉｇ．４　Ｓｐｈｅｒｉｃａｌｊｏｉｎｔｗｉｔｈｃｌｅａｒａｎｃｅ
　

　　沿着偏心方向的单位向量 ｎ表示为

ｎ＝ｅ
ｅ

（１２）

如图５所示，球和球碗相互接触，存在一个确定
的相对运动。ｉ和 ｊ部分上的接触或控制点分别为
Ｑｉ和 Ｑｊ，接触点的绝对坐标表示为

ｒＱｋ＝ｒｋ＋Ａｋｓ′ｋ
Ｑ＋Ｒｋｎ　（ｋ＝ｉ，ｊ） （１３）

图 ５　球碗与球体的相对侵入

Ｆｉｇ．５　Ｐｅｎｅｔｒａｔｉｏｎｂｅｔｗｅｅｎｓｏｃｋｅｔａｎｄｂａｌｌ
　
式中　Ｒｉ、Ｒｊ———球与球碗的半径

根据式（１３）可以得到在绝对坐标坐标系接触
点 Ｑｉ和 Ｑｊ的速度

ｒ·Ｑｋ＝ｒ
·

ｋ＋Ａ
·

ｋｓ′ｋ
Ｑ＋Ｒｋｎ

·　（ｋ＝ｉ，ｊ） （１４）
接触点处构件的相对速度分解为法向和切向速

度 ｖＮ和 ｖＴ。相对法向速度决定构件的接近或分离，
相对切向速度决定构件是否存在滑动或保持相对静

止。相对速度标量，可以将冲击速度投影到接触表

面的法向和切向获得

ｖＮ＝［（ｒ
·Ｑ
ｊ－ｒ

·Ｑ
ｉ）

Ｔｎ］ｎ

ｖＴ＝（ｒ
·Ｑ
ｊ－ｒ

·Ｑ
ｉ）

Ｔ－ｖＮ≡ｖＴ{ ｔ
（１５）

其中，ｔ表示接触表面的切线方向，并且假设在开放
区域球与球碗不接触。

当偏心向量的大小小于径向间隙时，球和球碗

不接触，他们可以自由地相对移动。当偏心向量的

大小大于径向间隙时，球与球碗接触，发生相对侵

入。为 了 计 算 垂 直 于 接 触 面 方 向 的 接 触 力

ＬＡＮＫＡＲＡＮＩ等［１０］
提出了连续接触力模型。因此，

接触力的模块或铰链反作用力可表示为

ＦＮ＝０ （δ＜０）

ＦＮ≠０ （δ＞０{ ）
（１６）

接触点处的法向和切向接触力矢量表示为 ｆＮ
和 ｆＴ。因为这些力不通过构件 ｉ和 ｊ的质心，所以每
一时刻的力都需要计算。另外，可以将法向和切向

的接触广义力投影到 Ｘ、Ｙ、Ｚ方向。如图 ６所示的
作用于构件 ｉ质心上的等效力和力矩表示为

ｆｉ＝ｆＮ＋ｆＴ

ｍｉ＝槇ｓＱｉｆ{
ｉ

（１７）

式中向量上的波浪号（～）表示用构成向量生成的
斜对称的矩阵。作用于构件上的力和力矩写成

ｆｊ＝ｆＮ＋ｆＴ

ｍｊ＝槇ｓＱｊｆ{
ｊ

（１８）

２３　法向接触力模型
基于冲击函数的接触力模型，在 ＡＤＡＭＳ中建
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图 ６　球碗与球体的接触力

Ｆｉｇ．６　Ｃｏｎｔａｃｔｆｏｒｃｅｓｄｅｆｉｎｅｄａｔｃｏｎｔａｃｔｐｏｉｎｔｓ

ｂｅｔｗｅｅｎｓｏｃｋｅｔａｎｄｂａｌｌ
　
立法向接触力模型。接触力可通过 ＡＤＡＭＳ函数库
计算。接触力模型是一个弹簧阻尼器模型。如果弹

簧阻尼是线性的，这种方法被称为 ＫｅｌｖｉｎＶｏｉｇｔ模
型

［１４］
；如果是非线性的，模型要根据赫兹接触定律

建立
［１５］
。在 ＡＤＡＭＳ中，轴颈和轴承之间的接触力

模型为非线性弹簧阻尼器。

法向接触力由刚性和粘性阻尼组成，刚度是一

个关于侵入量 δ的函数，粘滞阻尼是一个关于侵入

速度 δ
·

的函数。法向接触力可表示为

ＦＮ＝
Ｋδｎ＋ｓｔｅｐ（δ，０，０，ｄｍａｘ，ｃｍａｘ） （δ＞０）

０ （δ≤０{ ）

（１９）
式中　δ———接触点的法向侵入量

ｃｍａｘ———法向最大阻尼系数
ｄｍａｘ———法向最大侵入量
ｎ———力与变形间的指数

法向接触力可以表示为

ＦＮ＝Ｋδ
ｎ＋Ｃ（δ）δ

·

　（δ＞０） （２０）
其中 Ｃ（δ）＝ｓｔｅｐ（δ，０，０，ｄｍａｘ，ｃｍａｘ）＝

０ （δ≤０）

ｃｍａｘ（δ／ｄｍａｘ）
２
（３－２δ／ｄｍａｘ） （０＜δ＜ｄｍａｘ）

ｃｍａｘ （δ≥ｄｍａｘ
{

）

（２１）
式中　Ｋ———法向刚度

Ｃ（δ）———瞬时法向阻尼系数，是一个关于侵
入的三阶函数，如图７所示

认为阻尼系数约是刚度系数 Ｋ的百分之一，最
大阻尼系数 ｃｍａｘ为００１。

基于赫兹模型，关节金属表面的指数 ｎ应取
１５，则刚度系数可以表示为

Ｋ＝４ＥＲ１／２／３ （２２）
其中 １／Ｅ＝（１－μ２１）／Ｅ１＋（１－μ

２
２）／Ｅ２

１／Ｒ＝１／Ｒ１＋１／Ｒ２

图 ７　阶跃函数原理图

Ｆｉｇ．７　Ｓｃｈｅｍａｔｉｃｄｉａｇｒａｍｏｆｓｔｅｐｆｕｎｃｔｉｏｎ
　
式中　Ｅ１、Ｅ２———固体接触的弹性模量

μ１、μ２———泊松比
Ｒ１、Ｒ２———固体接触半径

２４　摩擦力模型
为描述低速情况下出现的粘滞和微滑现象，避

免数值计算中速度方向变化时出现摩擦力突变，采

用修正的 Ｃｏｕｌｏｍｂ摩擦模型描述间隙处的切向摩擦
力，可准确地描述静摩擦到动摩擦过程中的摩擦力

变化情况，体现了相对运动构件之间的动静变化过

程。摩擦因数与速度之间的关系如图８所示。

图 ８　修正摩擦因数和相对速度的关系

Ｆｉｇ．８　Ｒｅｌａｔｉｏｎｓｈｉｐｂｅｔｗｅｅｎｃｏｒｒｅｃｔｅｄｆｒｉｃｔｉｏｎ

ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔａｎｄｒｅｌａｔｉｖｅｓｐｅｅｄ
　
其数学表达式为

μ（ｖ）＝

－ｓｉｇｎ（ｖ）μｄ （｜ｖ｜＞ｖｄ）

－ｓｔｅｐ（｜ｖ｜，ｖｄ，μｄ，ｖｓ，μｓ）ｓｉｇｎ（ｖ） （ｖｓ≤｜ｖ｜≤ｖｄ）

ｓｔｅｐ（ｖ，－ｖｓ，μｓ，ｖｓ，－μｓ）ｓｉｇｎ（ｖ） （｜ｖ｜＜ｖｓ
{

）

（２３）
式中　ｖ———碰撞时的相对滑移速度

μｄ、μｓ———动摩擦和静摩擦因数，其数值与接
触物体的材料属性、表面粗糙度以

及润滑条件等因素有关，可以通过

查阅相关手册获得

ｖｓ———动静摩擦的临界速度
ｖｄ———最大动摩擦因数的对应速度
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根据机构运动情况给出相应的约定准则为 ｖ＝
４８ｍｍ／ｓ、ｖｄ＝０１ｍｍ／ｓ、ｖｓ＝００１ｍｍ／ｓ。

３　含间隙多连杆机构模型的建立

３１　传统无间隙刚性多连杆机构

如图９ａ所示，在 ＡＤＭＡＳ软件中建立超精密压
力机系统传统的无间隙刚性多连杆机构动力学模

型
［１６－１７］

，假设模型中的旋转副和球面副都是理

想的。

图 １０　柔性曲轴的 ５种典型固有模态

Ｆｉｇ．１０　Ｆｉｖｅｔｙｐｉｃａｌｅｉｇｅｎｍｏｄｅｓｏｆｆｌｅｘｉｂｌｅｃｒａｎｋｓｈａｆｔ

图 ９　多连杆机构动力学模型

Ｆｉｇ．９　Ｍｏｄｅｌｓｏｆｍｕｌｔｉｌｉｎｋｍｅｃｈａｎｉｓｍ
　
３２　含间隙柔性多连杆机构

运用 ＡＮＳＹＳ软件建立曲轴和连杆的有限元模
型，可获得曲轴和连杆的固有频率和模态。表 １中
列举了曲轴、连杆的材料属性。提取曲轴与连杆的

前２０阶固有频率相对应的模态，曲轴的５种典型固
有 频 率 分 别 是 ５３８１９２、２２２１６８、２３３４６３、
５０８０９１、７６３３９３Ｈｚ，连杆的固有频率分别为
５６５７４９、８０２４３９、８２５８７１、１０２５０３、１２９７３３Ｈｚ，对
应的模态如图１０、１１所示。将柔性曲轴和连杆导入
到 ＡＤＭＡＳ中与其他刚性组件连接，建立含间隙柔
性多连杆机构动力学模型如图９ｂ所示。模型中，将

曲轴与连杆之间的旋转副、连杆与滑块之间的球面

副视为有间隙的。在 ＡＤＭＡＳ中用接触模块来模拟
转动副和球面副的间隙。根据制造商提供的数据，

转动副和球面副的径向间隙为 ０１ｍｍ，阻尼比
为２％。

表 １　柔性组件的材料属性

Ｔａｂ．１　Ｍａｔｅｒｉａｌｐｒｏｐｅｒｔｉｅｓｏｆｆｌｅｘｉｂｌｅｃｏｍｐｏｎｅｎｔｓ

弹性构件 弹性模量／Ｐａ 泊松比 密度／（ｋｇ·ｍ－３）

曲轴 ２１０×１０１１ ０３００ ７８５０

连杆 １６９×１０１１ ０２８６ ７２００

４　结果分析

如图 ９所示为超精密压力机的多连杆机构，其
仿真参数如表２所示。运用 ＡＤＭＡＳ软件求解运动
微分方程，ＡＤＡＭＳ／Ｓｏｌｖｅｒ包括 ４个刚性积分器和 １
个非刚性积分器，集预测器和校正器于一体。刚性

积分 器 由 ＣＯＮＳＴＡＮＴ＿ＢＤＦ、ＲＫＦ４５、ＧＳＴＩＦＦ和
ＷＳＴＩＦＦ组成。选择齿轮刚性积分器（ＧＳＴＩＦＦ），能
够得到较好的结果。

为验证含间隙模型的正确性，通过实验来测量

压力机下死点处滑块运动规律。测试平台主要由 Ｌ
型被测导体、涡流传感器、ＳｅｌｂｅｒＧＸ型精度测试仪
组成，如图１２所示。此外还有信号线、支架、数据存
储器等附件。实验时，Ｌ型被测导体固定在滑块上，
涡流传感器通过支架固定在压力机工作台上。压力

机运转时，被测导体随滑块上下运动，传感器产生不

同大小和方向的涡流信号，通过数据线将采集到的

信号传给测试仪，再经过测试仪处理后的数据可实

时显示并储存。

在仿真过程中公差为０００１，步长为０００１ｓ。
牛顿法求解非线性方程组允许的最大迭代次数为

１０，选择积分方法（ＧＳＴＩＦＦ）并运用积分公式。仿真
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图 １１　柔性连杆的 ５种典型固有模态

Ｆｉｇ．１１　Ｆｉｖｅｔｙｐｉｃａｌｅｉｇｅｎｍｏｄｅｓｏｆｆｌｅｘｉｂｌｅｌｉｎｋａｇｅ
　

目的在于研究旋转副和球面副间隙以及曲轴和连杆

柔性对多连杆机构的动态响应特性的影响。假设曲

轴和连杆之间的旋转副、连杆与滑块之间球面副都

是含有间隙的。仿真参数如表２所示。当曲轴的输
入转速为２４０ｒ／ｍｉｎ时，将仿真参数分别应用于刚性
和柔性模型中，得到滑块的位移、速度、加速度、旋转

副中心轨迹和球面副球心轨迹，如图１３～１７所示。
图１３表明，含转动副和球面副间隙的刚性多连

杆机构模型滑块下死点位置是０４５６４ｍ，柔性多连
杆机构模型滑块下死点位置是 ０４６６ｍ，而传统理
想的多连杆机构下死点位置是 ０４７ｍ，实验测量的
多连杆机构下死点位置是０４６６２ｍ，与理想的刚性
情况相比，含转动副和球面副间隙刚性或者柔性多

　　表 ２　仿真参数

Ｔａｂ．２　Ｓｉｍｕｌａｔｉｏｎｐａｒａｍｅｔｅｒｓ

　　参数 数值 　　参数 数值

接触半径 Ｒ／ｍ ００７ 曲柄长度／ｍ ００３
弹性模量 Ｅ／Ｐａ ２１×１０１１ 主连杆长度／ｍ ０３８３
静摩擦因数 μｓ ００１ 肘杆质量／ｋｇ １５５３
动摩擦因数 μｋ ００１ 副连杆长度／ｍ ０２７５
间隙／ｍｍ ０１ 肘杆长度／ｍ ０５５
法向最大阻尼系数 ｃｍａｘ／（Ｎ·ｓ·ｍ

－１） ００１ 连杆长度／ｍ ０１６４
法向最大侵入量 ｄｍａｘ／ｍｍ ００１ 支杆长度／ｍ ０２４
刚度 σ０／（Ｎ·ｍ

－１） １０００００ 摆杆长度／ｍ ０２３
微观阻尼 σ１／（Ｎ·ｓ·ｍ

－１） ４００ 曲柄质量／ｋｇ ２１７６
粘滞摩擦系数 σ２ ０ 主连杆质量／ｋｇ １８４５
刚度系数 Ｋｎ／（Ｎ·ｍ

－１） ２５５４５×１０１０ 主滑块质量／ｋｇ １３４７

最大阻尼系数／（Ｎ·ｓ·ｍ－１） ２５５４５×１０８ 连杆质量／ｋｇ １５５
支杆质量／ｋｇ ２４１３ 副连杆质量／ｋｇ ２２５８
摆杆质量／ｋｇ ２２７２ 平衡滑块质量／ｋｇ １８４７２

图 １２　测试现场图

Ｆｉｇ．１２　Ｐｈｙｓｉｃａｌｐｉｃｔｕｒｅｏｆｔｅｓｔｐｌａｔｆｏｒｍ
　
连杆机构的滑块下死点位置都急剧下降。图 １４表

明，在速度响应过程中存在偶然的振荡，并且刚性模

型的振荡频率大于柔性模型的振荡频率。图 １５表

明，加速度响应过程中存在强烈的振荡，含转动副和

球面副间隙的刚性多连杆机构滑块的加速度峰值为

６２０６ｍ／ｓ２，柔性多连杆机构模型滑块的加速度峰

值为５９４７ｍ／ｓ２。因此，曲轴和连杆的柔性对多连
杆机构的动态响应特性有很大影响，与传统的刚性

模型相比，本文提出的柔性模型与实验结果更相符，

验证了所提出模型的正确性。如图 １６、１７所示，旋
转副和球面副只有自由运动和冲击 ２种状态，没有
永久接触状态，以及曲轴和连杆柔性的影响，导致机

构表现出强非线性。

４１　间隙的影响

在仿真过程中，曲轴１和连杆２之间的旋转副、
连杆８与滑块９之间的球面副都是含有间隙的。滑
块的位移、速度和加速度随间隙的变化曲线如图１８～
２０所示。

由图１８可知，当刚性多连杆机构间隙与柔性机
构的一致时，转动副和球面副间隙以及构件的柔性

对滑块的位移无显著的影响。随着间隙的增加，滑

块的位置和位移的最大偏差相对于刚性理想情况的

下死点位置有所提升。从图１９可以看出，当间隙从
００５ｍｍ增至０２０ｍｍ，速度振荡频率变大，相应的
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图 １３　滑块位移

Ｆｉｇ．１３　Ｄｉｓｐｌａｃｅｍｅｎｔｓｏｆｓｌｉｄｅｒ
　

图 １４　滑块速度

Ｆｉｇ．１４　Ｖｅｌｏｃｉｔｉｅｓｏｆｓｌｉｄｅｒ
　

图 １５　滑块加速度

Ｆｉｇ．１５　Ａｃｃｅｌｅｒａｔｉｏｎｓｏｆｓｌｉｄｅｒ
　

图 １６　转动副中心轨迹

Ｆｉｇ．１６　Ｃｅｎｔｅｒｐａｔｈｓｏｆｒｅｖｏｌｕｔｅｊｏｉｎｔ
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图 １７　球面副球心轨迹

Ｆｉｇ．１７　Ｂａｌｌｃｅｎｔｅｒｐａｔｈｓｏｆｓｐｈｅｒｉｃａｌｊｏｉｎｔ
　

图 １８　不同间隙滑块的位移随时间变化曲线

Ｆｉｇ．１８　Ｃｈａｎｇｉｎｇｃｕｒｖｅｓｏｆｄｉｓｐｌａｃｅｍｅｎｔｏｆｓｌｉｄｅｒｗｉｔｈ

ｄｉｆｆｅｒｅｎｔｃｌｅａｒａｎｃｅｓｉｚｅｓ
　

图 １９　不同间隙滑块的速度随时间变化曲线

Ｆｉｇ．１９　Ｃｈａｎｇｉｎｇｃｕｒｖｅｓｏｆｖｅｌｏｃｉｔｙｏｆｓｌｉｄｅｒｗｉｔｈ

ｄｉｆｆｅｒｅｎｔｃｌｅａｒａｎｃｅｓｉｚｅｓ
　

图 ２０　不同间隙滑块的加速度随时间变化曲线

Ｆｉｇ．２０　Ｃｈａｎｇｉｎｇｃｕｒｖｅｓｏｆａｃｃｅｌｅｒａｔｉｏｎｏｆｓｌｉｄｅｒｗｉｔｈｄｉｆｆｅｒｅｎｔｃｌｅａｒａｎｃｅｓｉｚｅｓ

速度最大值从 ０８２ｍ／ｓ先减小后增到 １１５ｍ／ｓ。
相反，如图２０所示，滑块的加速度受间隙影响显著，
滑块加速度最大值从 ５６３ｍ／ｓ２先减小后增加到
１０４ｍ／ｓ２。与其他文献的结论间隙的增加对加速度

的影响显著剧烈有所不同
［１８－１９］

，原因可能是曲轴和

连杆的弹性对多连杆机构具有缓冲作用。

４２　曲轴转速的影响
与上一节相同，多连杆机构模型中曲轴 １与连

杆２之间的旋转副、连杆 ８与滑块 ９之间的球面副
是有 间 隙 的，旋转 副和 球面 副的径 向 间 隙 为
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０１０ｍｍ。含间隙柔性多连杆机构的滑块位移、速度
和加速度随曲轴转速变化曲线如图２１～２３所示。

图 ２１　不同曲轴转速下滑块位移

Ｆｉｇ．２１　Ｄｉｓｐｌａｃｅｍｅｎｔｓｏｆｓｌｉｄｅｒａｔｄｉｆｆｅｒｅｎｔｃｒａｎｋｓｈａｆｔｓｐｅｅｄｓ
　
图２１表明，曲轴转速对滑块位移的影响并不明

显，与理想情况相比，含转动副和球面副间隙柔性多

连杆机构滑块的下死点位置大幅下降。随着曲轴转

速的增加，滑块下死点位置和最大偏差也逐渐增大。

　　

图２２　不同曲轴转速下滑块速度

Ｆｉｇ．２２　Ｖｅｌｏｃｉｔｉｅｓｏｆｓｌｉｄｅｒａｔｄｉｆｆｅｒｅｎｔｃｒａｎｋｓｈａｆｔｓｐｅｅｄｓ
　
图２２表明，曲轴转速从 ２００ｒ／ｍｉｎ增至 ５００ｒ／ｍｉｎ过
程中，速度的振荡频率变大，滑块到达下死点时的速

度从０３９ｍ／ｓ增加到１０３ｍ／ｓ。相反，曲轴转速对
系统的加速度响应非常显著，如图２３ｃ所示，滑块加
速度峰值从２７３ｍ／ｓ２增加到４４５ｍ／ｓ２，如图 ２３ｄ所
示，滑块加速度峰值从５０ｍ／ｓ２增加到２８５ｍ／ｓ２。

图 ２３　不同曲轴转速下滑块加速度

Ｆｉｇ．２３　Ａｃｃｅｌｅｒａｔｉｏｎｓｏｆｓｌｉｄｅｒａｔｄｉｆｆｅｒｅｎｔｃｒａｎｋｓｈａｆｔｓｐｅｅｄｓ
　

５　结束语

运用ＡＤＡＭＳ建立了一种考虑曲轴和连杆柔性以
及曲轴与连杆之间的旋转副、连杆与滑块之间的球面

副间隙影响的多连杆机构动力学模型，分别分析了含

间隙刚性和柔性多连杆机构的动态响应特性。仿真结

果表明：旋转副和球面副间隙以及曲轴和连杆的柔性

对多连杆机构的动态响应特性有显著的影响；球面副

球心的运动特征主要表现为：自由运动和冲击运动。

旋转副和球面副间隙以及曲轴和连杆柔性的影响导致

机构表现出强非线性。与刚性多连杆机构相比，柔性

多连杆机构加速度峰值和振荡频率都有所降低，并且

曲轴和连杆的弹性对多连杆机构具有缓冲作用。此

外，还研究了间隙和曲轴输入转速对多连杆机构动态

响应特性的影响规律。随着间隙尺寸的增加，滑块下

死点位置上移，滑块的速度和加速度峰值先减小后增

加；随着曲轴转速的增加，滑块下死点位置和最大偏差

也逐渐增大，滑块的速度和加速度显著增加。
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