
Ｊｕｎ．２０２１

Ｖｏｌ．４１　Ｎｏ．６

特种铸造及有色合金

ＳＰＥＣＩＡＬＣＡＳＴＩＮＧ＆ＮＯＮＦＥＲＲＯＵＳＡＬＬＯＹＳ
应用·压力铸造

大型压铸机机铰系统优化设计

张华伟１　郭伟科
１
　殷术贵

１
　冯永胜

２
　ＲｕｅｄｉｇｅｒＨｅｉｍ

３

（１．广东省科学院智能制造研究所；２．广东伊之密精密机械股份有限公司；

３．ＦｒａｕｎｈｏｆｅｒＩｎｓｔｉｔｕｔｅｏｆＳｔｒｕｃｔｕｒａｌＤｕｒａｂｉｌｉｔｙａｎｄＳｙｓｔｅｍＲｅｌｉａｂｉｌｉｔｙＬＢＦ）

摘　要　针对锁模力为２５０００ｋＮ压铸机扩力倍数较低，开、合模过程中存在冲击的问题，开展了机铰系统的优化设计研究。首先建

立了合模机构的力学模型，通过有限元法计算了结构应力、变形量和刚度，并校核了强度。将肘杆刚度作为参数，建立了机铰系统刚

柔结合多体动力学模型，仿真与测试结果相符合，验证了建模方法的准确性。最后在多体动力学模型基础上，以肘杆铰接点坐标作为

设计变量，建立了优化设计模型。将优化设计与原始设计进行对比，扩力倍数由２１．４５提升到２４．５７，行程比由１．０３提升到１．０８，合模

过程的冲击力显著减小。
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　　压铸机是有色金属及其合金压力铸造的基础设备，

结构复杂。合模机构由模板和机铰等组成，是压铸机的

关键机构。每个压铸件生产循环周期都伴随着合模机

构的一次开合动作，合模机构的锁模和开模主要通过油

缸推动机铰系统，结构示意见图１。机铰系统将油缸的

推力快速扩大，推动模板动作［１］。机铰系统是典型的多

连杆机构，肘杆（连杆）尺寸设计不合理会导致合模机构

的扩力倍数不足、合模过程冲击大、模具寿命低、开模和

锁模时间长、压铸效率低［２］。要实现大的锁模力需要依

靠增加油缸推力，工作能耗高。

图１　机铰系统示意图

Ｆｉｇ．１　Ｓｃｈｅｍａｔｉｃｄｉａｇｒａｍｏｆｈｉｎｇｅｓｙｓｔｅｍ

１．合模油缸　２．尾板　３．钩铰　４．十字头　５．小铰　６．长铰　７．动模座板

　　目前压铸机机铰的设计主要基于理论计算方法，由

９７７



于不能够考虑到合模机构中其他复杂结构零件，以及机

铰系统自身各个零部件的变形量影响，因而，计算结果

误差大，导致设计的机铰结构不合理。反复设计、制造

导致研发周期长、费用高。数字化建模、有限元法和运

动学仿真技术的协同应用为压铸机机铰的设计提供新

的解决方案。通过数值模拟技术，不仅可以实现性能的

定量设计，而且可以实现最优化设计，显著缩短机铰系

统的研发周期，节约成本［３］。

本课题针对企业反馈的锁模力为２５０００ｋＮ的大

型压铸机油缸大、能耗高，以及每次开合模过程中都伴

随较高的异常响声的实际问题，基于数值模拟方法开展

缺陷原因分析和机铰系统优化设计，以提升动模座板行

程，同时尽量减少油缸行程，并实现开合模过程中模板

运动平稳，无停顿以及噪音现象。

１　合模机构有限元建模

建立锁模力为２５０００ｋＮ压铸机合模机构的３Ｄ装

配体模型，部件的材质分别为ＱＴ５００和４５号钢，材料

物理性能参数见表１。分别对装配体模型中的零部件

进行离散化，定义各连接部件之间的接触关系及摩擦因

数等参数，施加相应的载荷为２５０００ｋＮ，并对定模座

板的位移自由度进行约束，建立的合模机构模型见图

２。

表１　材料物理性能参数

犜犪犫．１　犘犺狔狊犻犮犪犾狆狉狅狆犲狉狋狔狆犪狉犪犿犲狋犲狉狊狅犳狋犺犲犿犪狋犲狉犻犪犾狊

材料
密度／

（ｋｇ·ｍ－３）

弹性模量／

ＭＰａ

泊松

比

屈服强度／

ＭＰａ

抗拉强度／

ＭＰａ

ＱＴ５００ ７０００ １．６２×１０５ ０．２９２ ３２０ ５００

４５号钢 ７８９０ ２．０９×１０５ ０．２６９ ３５５ ６００

图２　合模机构模型

Ｆｉｇ．２　Ｍｅｃｈａｎｉｃａｌｍｏｄｅｌｏｆｃｌａｍｐｉｎｇｍｅｃｈａｎｉｓｍ

　　对上述模型进行求解，得到的合模机构的整体位移

应力和云图见图３和图４。通过对该数值模拟结果进

行后处理，分别计算出尾板、机铰系统、哥林柱、动模座

板与模具、定模座板系统在水平和垂直方向的刚度，见

表２，其中机铰系统的垂直刚度１表示机铰系统与尾板

连接处的垂直方向刚度，垂直刚度２表示机铰系统与动

模座板连接处的垂直方向刚度。

图３　合模机构位移云图

Ｆｉｇ．３　Ｄｉｓｐｌａｃｅｍｅｎｔｃｏｎｔｏｕｒｏｆｃｌａｍｐｉｎｇｍｅｃｈａｎｉｓｍ

图４　合模机构应力云图

Ｆｉｇ．４　Ｓｔｒｅｓｓｎｅｐｈｏｇｒａｍｏｆｃｌａｍｐｉｎｇｍｅｃｈａｎｉｓｍ

　　由图３可以看出，合模机构的最大位移量为３．２２

ｍｍ，位于哥林柱靠近尾板一侧端部。不考虑单元接触

边界处的局部应力，合模机构最大应力为１１８ＭＰａ，位

于勾铰与尾板连接处内侧，远小于材料的屈服强度（３２０

ＭＰａ），故合模机构整体结构能够满足强度设计要求。

表２　合模机构部件及子系统刚度

犜犪犫．２　犛狋犻犳犳狀犲狊狊狅犳犮犾犪犿狆犻狀犵犿犲犮犺犪狀犻狊犿犮狅犿狆狅狀犲狀狋狊

犪狀犱狊狌犫狊狔狊狋犲犿狊

部件／

子系统

尾板

水平 垂直

机铰系统

垂直１ 水平 垂直２

定、动模

座板及模具

水平 垂直

哥林柱

载荷／ｋＮ ２５０００ ９１０ ９１０ ２５０００ ８７５ ２５０００ ８７５ ２５０００

位移量／ｍｍ０．２９８ ０．３４５ ０．９２３ ０．９８６ ３．４２ ０．９６１ ０．１７８ ２．６３

刚度

ｋＮ／ｍｍ
８３８９３２６３８ ９８６ ２５３５５ ２５６ ２６０１５４９１６ ９５０６

２　机铰系统多体力学建模

图５为２５０００ｋＮ压铸机的机铰系统。属于典型

的双曲肘５支铰结构，十字头、小铰、钩铰和长铰分别作

为肘杆，各肘杆之间通过转轴连接，犃、犅、犆、犇、犈 为上

半铰链中钩铰与尾板、长铰与钩铰、动模座板与钩铰、钩

铰与小铰、小铰与十字头之间的铰接点。根据机铰系统

的结构及工作机理，建立其运动几何关系，见图５
［４～６］。

　　当油缸推动各肘杆运动到达预定状态，机铰系统建

立的坐标系见图５，犗 为犃 点垂向与机铰系统水平对称

轴线交点，按照刚体分析力学，建立参数β、γ、φ、θ的几

何方程为：

ｃｏｓ（γ－θ）＝
犔２１＋犔

２
５－犔

２
３

２犔１犔３
（１）

０８７
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图５　机铰系统运动关系示意图

Ｆｉｇ．５　Ｍｏｔｉｏｎｒｅｌａｔｉｏｎｓｈｉｐｏｆｈｉｎｇｅｓｙｓｔｅｍ

犔５ｓｉｎγ＋犔４ｓｉｎφ＝犺１ （２）

犔２ｓｉｎβ＋犺２＋犔１ｓｉｎθ＝犺１ （３）

式中，犔１为犃、犅 铰接点之间的距离，ｍｍ；犔２为犅、犆铰

接点之间的距离，ｍｍ；犔３为犅、犇 铰接点之间的距离，

ｍｍ；犔４为犇、犈 铰接点之间的距离，ｍｍ；犔５为犃、犇 铰

接点之间的距离，ｍｍ；犺１为犃、犈′铰接点之间的垂直距

离，ｍｍ；αｍａｘ为最大启模角，（°）；β为铰接点犅犆 水平方

向夹角，（°）；γ为铰接点犃犅 与犃犇 的夹角，（°）；θ为斜

排角，（°）；φ为铰接点犇犈 与水平方向夹角，（°）。

由于系统自由度为１，选定φ 为广义坐标，则其他

变量为：

γ＝ａｓｉｎ（
犺１－犔４ｓｉｎφ

犔５
） （４）

θ＝ａｓｉｎ（
犺１－犔４ｓｉｎφ

犔５
）－ａｃｏｓ（

犔２１＋犔
２
５－犔

２
３

２犔１犔５
）（５）

β＝

－ａｓｉｎ（
犺２－犺１＋犔１ｓｉｎ［ａｓｉｎ（

犺１－犔４ｓｉｎφ
犔５

）－ａｃｏｓ（
犔２１＋犔

２
５－犔

２
３

２犔１犔５
）］

犔２
）

（６）

　　根据图５坐标系，犃犅犆犇犈 点坐标方程为：

狓犃 ＝０，狔犃 ＝犺１ （７）

狓犅 ＝犔１ｃｏｓθ，狔犅 ＝犺１－犔１ｓｉｎθ （８）

狓犆 ＝犔１ｃｏｓθ＋犔２ｃｏｓβ，狔犆 ＝犺２ （９）

狓犇 ＝犔５ｃｏｓγ，狔犇 ＝犺１－犔４ｓｉｎφ （１０）

狓犈 ＝犔５ｃｏｓλ－犔４ｃｏｓφ，狔犈 ＝０ （１１）

　　对坐标方程变分，各点的虚位移为：

δ狓犃 ＝０，δ狔犃 ＝０ （１２）

δ狓犅 ＝ －犔１ｓｉｎθδθ，δ狔犅 ＝ －犔１ｃｏｓθδθ （１３）

δ狓犆 ＝ －犔１ｓｉｎθδθ－犔２ｓｉｎβδβ，δ狔犆 ＝０ （１４）

δ狓犇 ＝ －犔５ｓｉｎγδγ，δ狔犇 ＝ －犔４ｃｏｓφδφ （１５）

狓犈 ＝ －犔５ｓｉｎλδγ＋犔４ｓｉｎφδφ，δ狔犈 ＝０ （１６）

　　系统主动力对系统做功为：

∑δ犠 ＝犘０δ狓犈 －犘２δ狓犆 ＝犙φδφ （１７）

式中，犘０为驱动油缸输入力，ｋＮ；犘２为合模力，ｋＮ。由

于机铰系统为静力平衡系统，则广义力犙＝０，即可得到

机铰刚体系统静力下的合模力为［７，８］：

犘１

犘２
＝
δ狓犆

δ狓犈
＝

犔１犔４ｓｉｎ犽３ｃｏｓφ
犔５犽１

＋
犔１犔４ｓｉｎ犽３ｃｏｓφ

犔２犔５犽１ １－
犽２２

犔２２槡
犔４ｓｉｎφ＋

犔４ｃｏｓφ（犺１－犔４ｓｉｎφ）

犔５犽１

（１８）

式中

犽１＝ １－
（犺１－犔４ｓｉｎφ）

２

犔２５槡
（１９）

犽２＝犺２－犺１＋犔１ｓｉｎ犽３ （２０）

犽３＝ａｓｉｎ（
犺１－犔４ｓｉｎφ

犔５
）－犪ｃｏｓ（

犔２１＋犔
２
５－犔

２
３

２犔１犔５
）

（２１）

　　实际机铰系统为可变形系统，特别在系统运动到接

近预定最终位置附近，合模输出力急剧增大，肘杆压缩

变形导致各点并未到达预设位置，特别是由于犔２变形

较大，因此需按照柔性体计算机铰系统，计算流程见图

６。考虑到各肘杆的形变，将犔２视为柔性体计算。当φ
变为φ＋Δφ犻 时，β变为β＋Δβ犻 ，通过迭代计算新的位

置点，再根虚位移原理计算广义力，直到达到合模预设

位置，广义变量φ最终为：

φ狀 ＝φ＋∑
狀

犻＝０

Δφ犻 （２２）

图６　合模力计算流程图

Ｆｉｇ．６　Ｆｌｏｗｃｈａｒｔｏｆｃｌａｍｐｉｎｇｆｏｒｃｅｃａｌｃｕｌａｔｉｏｎ

　　但根据图６计算合模输出力时，由于迭代循环，计

算工作量较大，实际工程中采用仿真软件进行迭代计算

出最终的合模力大小为犘狀。扩力倍数犕 为：

犕 ＝
犘狀

犘０
（２３）

合模过程中，动模座板的行程犛ｍ与驱动油缸活塞的行

程犛０的比值为行程比，动模座板的速度犞ｍ与驱动油缸

活塞的速度犞０之比为速度比，行程比犓Ｓ和速度比犓Ｖ

表达式为［９］：
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犓Ｓ＝
犛ｍ

犛０
（２４）

犓Ｖ＝
犞ｍ

犞０
（２５）

３　机铰系统性能数值模拟

在多体动力学仿真软件中建立压铸机机铰系统的

虚拟样机模型，由于机铰系统结构为上下对称结构，故

以１／２模型为研究对象，结合有限元法计算的合模机构

部件和子系统刚度结果，建立刚柔结合的机铰系统的

简化运动学仿真模型，见图７。

图７　机铰系统运动学仿真模型

Ｆｉｇ．７　Ｋｉｎｅｍａｔｉｃｓｉｍｕｌａｔｉｏｎｍｏｄｅｌｏｆｈｉｎｇｅｓｙｓｔｅｍ

　　将钩铰和长铰简化为弹簧系统，各部件之间通过转

动副约束，设置相应的摩擦因数和部件质量十字头驱动

油缸处施加驱动载荷，测量钩铰和长铰的夹角，动模座

板的推力、位移和速度。对机铰系统运动学模型进行求

解，得到肘杆夹角曲线、机铰扩力倍数的曲线、行程比曲

线和速度比曲线见图８。

　　由图８ｂ可以看出，机铰系统由收缩到展开的过程

中，钩铰和长铰的夹角逐渐增大，最终达到１８０°，实现

锁模。机铰展开过程中需要克服摩擦力作用，初期扩力

倍数由负值逐渐变为正值，在机铰接近锁模状态时，扩

力倍数曲线斜率急剧增大，说明扩力倍数快速增加，最

大值为２１．４５。相应的，由行程比曲线可以看出，由选取

的仿真初始状态开始，机铰展开过程初期，行程比快速

增大，在接近总行程１／２位置处达到最大，最大值为

１．３９，之后行程比逐渐减小，在接近锁模状态时行程比

降至１．０３。由图８ｄ可以看出，机铰展开过程初期速度

比先减小后增大，在接近总行程１／２位置处达到最大，

最大值为１．６０，之后速度比快速减小，接近锁模状态时

速度比降至０，可以有效减少模具对模板的冲击，提升

压铸机以及模具的使用寿命。

　　采用ＳｅｎｓｏｒｍａｔｅＤＵ４Ｄ哥林柱测试仪，测试某公

（ａ）肘杆夹角曲线 （ｂ）扩力倍数曲线 （ｃ）行程比曲线 （ｄ）速度比曲线

图８　机铰系统运动学仿真结果

Ｆｉｇ．８　Ｋｉｎｅｍａｔｉｃｓｉｍｕｌａｔｉｏｎｒｅｓｕｌｔｓｏｆｈｉｎｇｅｓｙｓｔｅｍ

司ＤＭ２５００压铸机的锁模力大小为２７５４０ｋＮ，驱动油

缸压力为１６ ＭＰａ，油缸直径为３２０ｍｍ，计算得到

ＤＭ２５００压铸机的扩力倍数为２１．４０，仿真的扩力倍数

结果为２１．４５，接近于实际情况，因而，该数值模拟方法

可靠。

４　机铰系统优化设计

扩力倍数、行程比和速度比都是机铰系统的关键指

标参数。机铰系统优化设计的目标是在锁模状态时具

有较大的扩力倍数和行程比，在机铰系统展开过程中的

行程中段速度比较大，行程初段和末段（接近锁模状态）

速度比较小。机铰系统是典型的多连杆机构，在不改变

肘杆数量以及肘杆与动型座板和尾板铰接位置的前提

下，系统性能的主要影响因素是各肘杆的长度和刚度，

故将图５中犅、犇、犈３个肘杆铰接点的平面坐标值分

别作为设计变量，见表３，通过设计变量控制各肘杆的

长度，进行机铰系统的优化设计［１０］。

表３　设计变量表

犜犪犫．３　犞犪狉犻犪狋犲犱犲狊犻犵狀

变量名 犇犞１ 犇犞２ 犇犞３ 犇犞４ 犇犞５ 犇犞６

变量坐标 犅ｘ 犅ｙ 犇ｘ 犇ｙ 犈ｘ 犈ｙ

原始值 １１６９．８４０ ２７５．９６８１０３１．２８７５５２．８２９ ６６２．８００ ４６０．０００

　　进行设计，计算所有设计变量对机铰系统性能影响

的灵敏度。将上述各设计变量的原始值为中值，向左右

两边各偏离５％～１０％作为设计空间和约束条件，对机

铰系统运动学仿真优化模型进行求解，得到设计变量对

设计目标的灵敏度见表４。

　　由灵敏度计算结果可以看出行程比和扩力倍数对

设计变量犇犞４变化最为敏感，而速度比对设计变量
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表４　设计变量对设计目标的灵敏度

犜犪犫．４　犛犲狀狊犻狋犻狏犻狋狔狅犳犱犲狊犻犵狀狏犪狉犻犪狋犲狊狅狀犱犲狊犻犵狀狅犫犼犲犮狋犻狏犲狊

设计变量 初始值 行程比 扩力倍数 速度比

犇犞１ １１６９．８４０ －０．００００８３ ０．１１ －０．００１

犇犞２ ２７５．９６８ ０ －４０．２８ －０．００１９

犇犞３ １０３１．２８７ ０．０００８２ －０．０７９ ０．０００９７

犇犞４ ５５２．８２９ ０．００２１ －３４９．８１ ０．０００３５

犇犞５ ６６２．８００ ０．００００４９ ４８．９９ ０．０００１８

犇犞６ ４６０．０００ －０．０００３２ －１５０．１６ ０．００１２

犇犞２ 的变化最为敏感。进而选择试验策略，进行试验

设计（ＤＯＥ）和优化设计，优化前后的设计变量值以及

机铰系统性能指标见表５，优化前后的机铰系统扩力倍

数、行程比和速度比曲线见图９。

　　由优化前后机铰系统性能指标对比曲线可以看出，

优化后的扩力倍数达到２４．５７，较优化前的２１．４５提高

了１４．５％，在驱动油缸直径和压力不变的情况下，压铸

表５　肘杆铰接点坐标

犜犪犫．５　犆狅狅狉犱犻狀犪狋犲狅犳犲犾犫狅狑犺犻狀犵犲狆狅犻狀狋狊

变量名 犇犞１ 犇犞２ 犇犞３ 犇犞４ 犇犞５ 犇犞６ 扩力倍数 行程比

原始值 １１６９．８４０ ２７５．９６８ １０３１．２８７ ５５２．８２９ ６６２．８００ ４６０．０００ ２１．４５ １．０３

优化值 １１４６．４４３ ２６４．９２９ １０７２．５３９ ５３６．２４４ ６９６．０００ ４４６．２００ ２４．５７ １．０８

（ａ）扩力倍数曲线 （ｂ）行程比曲线 （ｃ）速度比曲线

图９　优化前后机铰性系统性能指标对比曲线

Ｆｉｇ．９　Ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎｃｕｒｖｅｏｆｐｒｏｐｅｒｔｙｉｎｄｅｘｏｆｈｉｎｇｅｓｙｓｔｅｍｂｅｆｏｒｅａｎｄａｆｔｅｒｏｐｔｉｍｉｚａｔｉｏｎ

机的最大锁模力可以达到３１５４６ｋＮ，若继续保持原锁

模力大小，可以相应地减小驱动油缸压力，实现节能降

耗。优化后的行程比为１．０８，与优化前１．０３相比提升

了４．８５％，变化不明显，但优化后的行程比曲线前段更

加低，且更加平滑，中段更高，与优化前相比可以缩短合

模时间，避免机铰系统由收缩到展开过程前段时驱动油

缸和机铰所受到的冲击。优化后的速度比曲线具备前

段平滑，中段更高，末段更低且平滑的特点，说明优化后

的动模座板较优化前合模过程中初期速度更低，中间速

度更高，临近锁模时速度更低，可以有效避免驱动油缸

和模板等所受到的冲击，提升模具和压铸机整机的可靠

性。

５　结　论

（１）肘杆变形对机铰系统性能有较大影响，机铰系

统设计过程应考虑肘杆变形量的影响。

（２）通过有限元法计算合模机构的刚度和强度，锁

模力为２５０００ｋＮ时，合模机构局部最大应力为１１８

ＭＰａ，整体结构满足强度设计要求。

（３）考虑肘杆变形量的影响，基于刚柔结合多体动

力学建模和运动学仿真计算，机铰系统的扩力倍数为

２１．４５，接近于实际测试结果２１．４０，数值模型可靠。

（４）通过优化压铸机肘杆铰接点空间位置可以实现

对机铰系统的优化，优化设计后的机铰系统扩力倍数达

到２４．５７，行程比为１．０８，较优化前分别提升１４．５％和

４．８５％，锁模过程中驱动油缸、机铰系统、模板和模具受

到的冲击更小。

参　考　文　献

［１］　阮航．大型压铸机合模机构模板的有限元分析与拓扑优化［Ｄ］．南

昌：华东交通大学，２０１４．

［２］　张增磊，巫世晶，赵文强，等．含间隙高速多连杆传动机构动力学

特性研究［Ｊ］．振动与冲击，２０１４，３３（１４）：６６７１．

［３］　王卫荣，黄康．基于有限元法的压铸机整机应力应变研究［Ｊ］．合肥

工业大学学报（自然科学版），２００５，２８（９）：１００４１００７．

［４］　宫杨杨，张亚军，庄俭，等．电动压铸机合模机构的优化设计［Ｊ］．

特种铸造及有色合金，２０１７，３７（５）：４９８５００．

［５］　于彦江，蔡建平．压铸机双曲肘合模机构参数关系的研究［Ｊ］．机械

设计与制造，２００７（１２）：８２８３．

［６］　翁晓红，涂书栋，肖荣清．基于ＡＤＡＭＳ的热室压铸机机铰优化设

计［Ｊ］．武汉大学学报（工学版），２００５，３８（２）：１０６１０９．

［７］　ＨＵＡＮＧＭＳ，ＬＩＮＴＹ，ＦＵＮＧＲＦ．Ｋｅｙｄｅｓｉｇｎｐａｒａｍｅｔｅｒｓａｎｄ

ｏｐｔｉｍａｌｄｅｓｉｇｎｏｆａｆｉｖｅｐｏｉｎｔｄｏｕｂｌｅｔｏｇｇｌｅｃｌａｍｐｉｎｇｍｅｃｈａｎｉｓｍ

［Ｊ］．ＡｐｐｌｉｅｄＭａｔｈｅｍａｔｉｃａｌＭｏｄｅｌｌｉｎｇ，２０１１，３５（９）：４３０４４３２０．

［８］　张华伟，夏伟，吴智恒，等．基于数值模拟的大型压铸机合模机构

的优化设计［Ｊ］．华南理工大学学报（自然科学版），２０１４，４１（９）：

１１３１１９．

［９］　熊万春，金志明，薛平．压铸机双曲肘五铰点斜排列合模机构运动

和力学特性分析［Ｊ］．特种铸造及有色合金，２００８，２８（６）：４４５４４８．

［１０］　李晓棠，潘贞周，李丹阳，等．大型压铸机合模机构的多目标模糊

优化设计［Ｊ］．机械设计与制造，２００７（５）：６８．

（编辑：张正贺）

３８７

大型压铸机机铰系统优化设计　张华伟　等


