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摘要:针对高空作业平台变幅机构液压缸的推力计算问题ꎬ对该设备中六铰点变幅机构的理论计算方法进行了对比分析ꎬ归纳总结

了现有理论计算方法中的误差原因ꎬ提出了一种更偏于安全的计算思路ꎮ 分别利用力矩平衡原理、虚位移原理进行了推导演算ꎻ在
虚位移原理的求解中ꎬ将该原理具体分为整体解析法和分点解析法两种子方法ꎬ并将 ３ 种方法的推导结果代入到某具体型号的六

铰点变幅机构中ꎬ通过实验对其结果进行了验证ꎮ 研究结果表明:不同的误差因素会造成不同的计算数值ꎬ选取计算结果中的最大

值可以有效提高机构的安全性能ꎻ上述分析可推广到其他变幅机构的理论计算中ꎬ为虚位移原理的应用提供参考ꎮ
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０　 引　 言

高空作业平台是将工作人员及工作设备运送至指

定位置的特种作业设备ꎮ 该设备最初是由起重机械发

展而来ꎬ由于需要载人作业ꎬ其安全性和可靠性有着更

高的要求[１]ꎮ
变幅机构是高空作业平台的主要动作机构ꎬ且该

处的力学性质ꎬ直接影响整个系统的稳定性及可靠

性[２]ꎮ 目前ꎬ高空作业平台的变幅机构大部分采用三

铰点机构ꎬ其计算方法可以分为理论计算和仿真模拟



两种:
(１)理论计算ꎮ 主要利用力矩平衡法ꎬ建立变幅

机构的力学模型ꎬ再利用该模型对铰点位置进行优化

设计[３￣４]ꎻ
(２)仿真模拟ꎮ 主要利用 ＡＤＡＭＳ 软件来模拟变

幅油缸的受力情况ꎬ并利用该结果ꎬ对铰点位置进行优

化设计[５￣６]ꎮ
六铰点变幅机构的力学模型和运动机理与传统三

铰点机构不同ꎬ但在研究方法上却有相通之处ꎮ
本研究从理论计算的角度出发ꎬ对六铰点变幅机

构液压缸推力计算进行不同建模方法的比较ꎮ 在原理

的选择上ꎬ力矩平衡法是静力学的基础ꎬ也是分析受力

的主要手段ꎻ同时ꎬ虚位移原理也是一种解决机构驱动

力与外部载荷关系的有效方法[７]ꎮ
故此ꎬ本研究分别采用力矩平衡法、虚位移原理两

种基本思想进行求解ꎬ其中ꎬ由于在虚位移原理的应用

中ꎬ不同的子方法可能会产生不同的误差[８]ꎬ本研究

分别采用整体解析法和分点解析法进行求解计算ꎻ将
上述方法所得结果代入某型号的直臂式高空作业平台

六铰点变幅机构中ꎬ进行计算ꎬ并比较结果ꎮ

１　 高空作业平台及其力学模型

高空作业平台力学简化模型如图 １ 所示ꎮ

图 １　 高空作业车力学简化模型

Ｂ 点—坐标原点ꎻｘ 轴—平行于水平面的轴ꎻｙ 轴—垂直于

地面的轴ꎻＡＣ 连线—后支撑板ꎻＡ 点—后支撑板与底座的连接

铰点ꎻＣ 点—后支撑板与臂架链接的连接铰点ꎻ△ＢＤＥ—前支

撑板ꎻＢ 点—前支撑板与底座的连接铰点ꎻＤ 点—前支撑板与

臂架的连接铰点ꎻＥ 点—前支撑板与变幅油缸的连接铰点ꎻＥＦ
连线—变幅油缸ꎻＦ 点—变幅油缸与臂架的连接铰点ꎻＣＫ 连

线—臂架ꎻＫ 点—臂架顶点ꎬ同时也是臂架与工作平台的连接

铰点ꎻＨＪ 连线—调平油缸ꎬＨ 点—调平油缸与臂架的连接铰

点ꎬＪ 点—调平油缸与工作平台的连接铰点ꎻＧ１ꎬＧ２ꎬＧ３ꎬＧ４—后

支撑板、前支撑板、臂架、飞臂及工作平台的重心点ꎻα１—臂架

与 ｘ 轴所成夹角ꎬ即变幅角度

为了便于描述计算过程ꎬ现作出如下假设:
(１) 在回转平面内ꎬ前后支撑板关于变幅油缸轴

心线结构完全对称ꎬ且材质均匀ꎻ
(２) 前支撑板重心在 ＤＢ 连线上ꎻ
(３) 点 Ｃ、Ｄ、Ｆ、Ｇ３、Ｈ、Ｋ 在同一直线上ꎻ
(４) 忽略变幅液压缸[９]ꎬ调平液压缸及各个管线

的重量ꎮ

２　 力矩平衡法在模型中的应用

力矩平衡是静力学分析的基础ꎮ平面任意力系平

衡的必要充分条件是:力系中所有力在作用面内任意

两个坐标轴上的投影的代数和等于 ０ꎬ以及各力对于

平面内任意点之间的力矩代数和等于 ０ꎬ具体可以表

述如下[９]:

∑Ｆｘ ＝ ０ꎬ∑Ｆｙ ＝ ０ꎬ∑Ｍｏ(Ｆ) ＝ ０ (１)

式中:Ｆｘ—ｘ 方向上的合力ꎻＦｙ—ｙ 方向上的合力ꎻＭｏ—
力对任一点的力矩ꎮ

对于六铰点变幅机构ꎬ由于其下端与臂架的连接

点数量为 ３ 个ꎬ属于超静定问题ꎬ不能直接对变幅油缸

所受推力列出力矩平衡方程ꎬ故需要对模型进行拆分ꎬ
先从整体入手ꎬ求出下端固定点支座反力的受力情况ꎬ
再利用下端支座反力的受力情况ꎬ推导出变幅油缸的

受力情况ꎮ
支座反力的求解如下:
将臂架、工作平台、前支撑板、后支撑板看作一个

整体系统ꎬ该系统的重力由点 Ａ和点 Ｂ支撑ꎻ其主动力

的力臂为各部件重心与所选取点的水平距离ꎬ主动力

为各部件重力ꎻ与之平衡的力为点 Ａ 和点 Ｂ 处的支座

反力ꎮ
各部件间的几何位置关系如图 ２ 所示ꎮ

图 ２　 力矩平衡法中的几何位置关系

对点 Ｂ 列总体的力矩平衡方程ꎬ可得:
ＦＡｙ × ｌ１ ＋ ＦＡｘ × ｌ２ ＋ ｇ１ × ( ｌ１ ＋ ｌ３) ＋
ｇ２ × ｌ４ － ｇ３ × ｌ５ － ｇ４ × ( ｌ６ ＋ ｌ７) ＝ ０ (２)

式中:ＦＡｙ—Ａ 点在 ｙ 方向上的支座反力ꎻＦＡｘ—Ａ 点在 ｘ
方向上的支座反力ꎻｌ１—点 Ａ和点 Ｂ在 ｘ方向上的距离
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长度ꎻｌ２— 点 Ａ 和点 Ｂ 在 ｙ 方向上的距离长度ꎻｌ３— 点

Ａ 和点 Ｇ１ 在 ｘ 方向上的距离长度ꎻｌ４— 点 Ｇ２ 和点 Ｂ 在

ｘ方向上的距离长度ꎻｌ５—点Ｇ３ 和点Ｂ在 ｘ方向上的距

离长度ꎻｌ６— 点 Ｋ 和点 Ｂ 在 ｘ 方向上的距离长度ꎻｌ７—
点 Ｇ４ 和点 Ｋ 在 ｘ 方向上的距离长度ꎻｇ１— 后支撑板的

重力ꎻｇ２— 前支撑板的重力ꎻｇ３— 臂架的重力ꎻｇ４— 前

支撑板的重力ꎮ
在后支撑板上ꎬ对点 Ｃ 列关于后支撑板的力矩平

衡方程ꎬ可得:
－ ＦＡｘ × ｌ８ ＋ ＦＡｙ × ｌ９ ＋ ｇ１ × ( ｌ９ － ｌ３) ＝ ０ (３)

式中:ｌ８— 点 Ａ 和点 Ｃ 在 ｙ 方向上的距离长度ꎻｌ９— 点

Ａ 和点 Ｃ 在 ｘ 方向上的距离长度ꎮ
由于式(２ꎬ３) 中仅含 ＦＡｘ 和 ＦＡｙ 两个未知量ꎬ通过

联立式(２ꎬ３)ꎬ即可解出 ＦＡｘ 和 ＦＡｙꎮ
已知 Ａ 点受力情况ꎬ根据力的平衡原理ꎬ可得出 Ｂ

点受力情况ꎬ即:
－ ＦＢｙ ＋ ＦＡｙ ＋ ｇ１ ＋ ｇ２ ＋ ｇ３ ＋ ｇ４ ＝ ０
ＦＡｘ ＋ ＦＢｘ ＝ ０{ (４)

式中:ＦＢｙ—Ｂ 点在 ｙ 方向上的支座反力ꎻＦＢｘ—Ｂ 点在 ｘ
方向上的支座反力ꎮ

在前支撑板上ꎬ对点 Ｄ 列关于前支撑板的力矩平

衡方程ꎬ可得:
Ｆ１ × ｌ１０ ＋ ｇ２ × ｌ１２ － ＦＢｙ × ( ｌ１２ ＋ ｌ４) ＋ ＦＢｘ × ｌ１１ ＝ ０

(５)
式中:ｌ１０—点 Ｄ距离直线 ＥＦ的距离长度ꎻｌ１１—点 Ｄ和

点 Ｂ 在 ｙ 方向上的距离长度ꎻｌ１２— 点 Ｄ和点 Ｇ２ 在 ｘ 方

向上的距离长度ꎮ
通过求解方程(５)ꎬ可得变幅油缸所受推力的最

终表达式为:

Ｆ１ ＝
ＦＢｙ × ( ｌ１２ ＋ ｌ４) － ＦＢｘ × ｌ１１ － ｇ２ × ｌ１２

ｌ１０
(６)

式中:Ｆ１— 利用力矩平衡法所求的变幅油缸所受推力

大小ꎮ

３　 虚位移原理在模型中的应用

虚位移原理也称为虚功原理ꎬ与力矩平衡不同ꎬ它
是从能量的角度来考虑问题ꎮ其定义为:使具有理想约

束的质点系ꎬ在某一位置处于平衡状态的必要与充分

条件为所有作用于质点系的主动力ꎬ在该位置的任何

虚位移中所作的虚功之和等于 ０ꎮ
虚位移原理的数学表达式[１０] 如下:

∑δＷＦ ＝ ∑Ｆ ｉ × δｒｉ ＝ ０ (７)

式中:δＷＦ— 主动力所作虚功ꎻＦ ｉ— 主动力大小ꎻδｒｉ—

主动力所对应的虚位移大小ꎮ
对于高空作业平台的六铰点变幅机构来说ꎬ其虚

功由重力所做虚功ꎬ调平油缸所做虚功和变幅油缸所

做虚功共同组成ꎮ其中ꎬ调平油缸和变幅油缸所做虚功

为液压缸推力大小与液压缸长度虚位移的乘积ꎻ重力

所做虚功为重力大小与重心在竖直方向上虚位移的

乘积ꎮ
后文将利用不同的方法ꎬ求解各个部分所做虚功ꎬ

最终将其统一成一系列关于变幅角度 α１ 的表达式ꎬ再
进行求解ꎮ

３. １　 调平油缸所做虚功

调平油缸的受力分析如图 ３ 所示ꎮ

图 ３　 调平油缸受力分析图

α３— 直线 ＨＪ 与 ｙ 轴所夹锐角

调平油缸受力由力矩平衡法得出ꎬ即:
ｌＨＫ × ｓｉｎα２ × Ｆ ｔｐ － ｇ４ × ｌＫＧ４

＝ ０ (８)
式中:Ｆ ｔｐ— 调平所受压力ꎻα２— 直线 ＨＪ 与直线 ＨＫ 所

夹锐角ꎮ
为了方便后续对比ꎬ对调平油缸虚位移的计算均

采用几何法ꎬ其几何关系表达式为:
ｌ２ＪＨ ＝ ｌ２ＨＫ ＋ ｌ２ＫＪ － ２ × ｌＨＫ × ｌＫＪ × ｃｏｓα４

ｌＪＨ
ｓｉｎα４

＝
ｌＫＪ

ｓｉｎα２

α４ － α２ ＝ ９０° － α１

ì

î

í

ï
ïï

ï
ï

(９)

式中:α４— 直线 ＫＪ 与直线 ＨＫ 所夹锐角ꎮ
在虚位移上对变幅角度 α１ 求变分ꎬ可得调平油缸

所做虚功为:

Ｆ ｔｐ × δｌＪＨ ＝ Ｆ ｔｐ ×
∂ｌＪＨ
∂α δα (１０)

３. ２　 重力所做虚功

本文中ꎬ由于重力大小已知ꎬ只需求出重心在竖直

方向上的虚位移ꎬ即可求出重力所做的虚功ꎮ由于其几

何关系的复杂性ꎬ该处采用解析法求解各部件的重力

虚功ꎮ先求解各部件重心高度的表达式ꎬ再对其求关于

变幅角度 α１ 的变分ꎬ最终形成一系列统一的关于变幅

角度 α１ 的表达式ꎮ
各部件重心的垂直高度如图 ４ 所示ꎮ
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图 ４　 各部件重心的垂直高度图

各部件重心点在 Ｙ 方向(即垂直高度) 上的表达

式为:
ＹＧ１

＝ ｓｉｎα５ × ｌＡＧ１
－ ｌ２

ＹＧ２
＝ ｓｉｎα６ × ｌＢＧ２

ＹＧ３
＝ ｌＤＧ３

× ｓｉｎα１ ＋ ｓｉｎα６ × ｌＢＤ
ＹＧ４

＝ ｌＤＫ × ｓｉｎα１ ＋ ｓｉｎα６ × ｌＢＤ

ì

î

í

ï
ïï

ï
ïï

(１１)

式中:α５—直线 ＣＡ与 ｘ轴所夹钝角ꎻα６—直线ＤＢ与 ｘ
轴所夹钝角ꎮ

各角度间的几何关系如图 ５ 所示ꎮ

图 ５　 各角度间的几何关系图

各个角度和长度之间的几何关系为:
ｌ２ＣＢ ＝ ｌ２ＣＤ ＋ ｌ２ＢＤ － ２ × ｌＣＤ × ｌＢＤ × ｃｏｓα７

ｌ２ＣＡ ＝ ｌ２ＣＢ ＋ ｌ２ＡＢ － ２ × ｌＣＢ × ｌＡＢ × ｃｏｓα８

ｌ２ＣＤ ＝ ｌ２ＣＢ ＋ ｌ２ＤＢ － ２ × ｌＣＢ × ｌＤＢ × ｃｏｓα９

ｌ２ＣＢ ＝ ｌ２ＣＡ ＋ ｌ２ＡＢ － ２ × ｌＣＡ × ｌＡＢ × ｃｏｓα１０

１８０° － α７ － α１ ＝ α９ ＋ α８ － α５ ＋ α１０

α６ ＝ α９ ＋ α８ － α５ ＋ α１０

ì

î

í

ï
ï
ï
ïï

ï
ï
ï
ï

(１２)

式中:α７—直线 ＢＤ与直线 ＣＦ所夹锐角ꎻα８—直线 ＣＢ
与 ｘ 轴所夹钝角ꎻα９— 直线 ＣＢ 与直线 ＤＢ 所夹锐角ꎻ
α１０— 直线 ＣＡ 与直线 ＡＢ 所夹锐角ꎮ

在各部件重心高度虚位移上ꎬ对变幅角度 α１ 求变

分ꎬ则各部分重力所做虚功如下:
(１) 后支撑板所做虚功为:

ｇ１ × δＹＧ１
＝ ｇ１ ×

∂ＹＧ１

∂α δα (１３)

(２) 前支撑板所做虚功为:

ｇ２ × δＹＧ２
＝ ｇ２ ×

∂ＹＧ２

∂α δα (１４)

(３) 臂架所做虚功为:

ｇ３ × δＹＧ３
＝ ｇ３ ×

∂ＹＧ３

∂α δα (１５)

(４) 工作平台所做虚功为:

ｇ４ × δＹＧ４
＝ ｇ４ ×

∂ＹＧ４

∂α δα (１６)

３. ３　 变幅油缸所做虚功

变幅油缸受力大小为最终所求的未知量ꎮ变幅油

缸虚位移表达式的求解思路为:先列出变幅油缸 Ｅ、Ｆ
两铰点的坐标表达式ꎬ再分别采用整体解析法和分点

解析法进行求解ꎮ其中ꎬＥ、Ｆ 两点的坐标表达式如下:
ＸＥ ＝ ｌＥＢ × ｃｏｓα１１

ＹＥ ＝ ｌＥＢ × ｓｉｎα１１

ＸＦ ＝ ｌＤＦ × ｃｏｓα１ ＋ ｌＤＢ × ｃｏｓα６

ＹＦ ＝ ｌＤＦ × ｓｉｎα１ ＋ ｌＢＤ × ｓｉｎα６

ì

î

í

ï
ïï

ï
ï

(１７)

式中:α１１— 直线 ＥＢ 与 ｘ 轴所夹钝角ꎮ
３. ３. １　 整体解析法

整体解析法是将变幅液压缸长度的虚位移看做变

幅油缸的虚位移ꎬ在这种情况下ꎬ不论机构处于何种状

态ꎬ变幅油缸的推力方向永远沿着变幅油缸的长度

方向ꎮ
变幅油缸长度 ｌＥＦ 的表达式如下:

ｌＥＦ ＝ (ＸＥ － ＸＦ) ２ ＋ (ＹＥ － ＹＦ) ２ (１８)
因此ꎬ在采用整体解析法求解时ꎬ变幅油缸所做的

虚功为:

Ｆ２ × δｌＥＦ ＝ Ｆ２ ×
∂ｌＥＦ
∂α δα (１９)

式中:Ｆ２— 利用整体解析法所求的变幅油缸所受推力

大小ꎮ
３. ３. ２　 分点解析法

分点解析法是将变幅油缸 Ｅ、Ｆ 两铰点的位移看

做变幅油缸的虚位移ꎬ并将变幅油缸受力分解为沿 ｘ
方向的受力 Ｆ３ｘ 和沿 ｙ 方向的受力 Ｆ３ｙꎬ分别求解分解

后的受力沿其坐标点虚位移所做的虚功ꎮ
变幅油缸沿 ｘ方向所分解的力Ｆ３ｘ 和沿 ｙ方向所分

解的力 Ｆ３ｙ 的表达式为:
Ｆ３ｘ ＝ Ｆ３ × ｃｏｓα１２

Ｆ３ｙ ＝ Ｆ３ × ｓｉｎα１２
{ (２０)

式中:α１２— 直线 ＥＦ 与 ｘ 轴所夹锐角ꎻ
式中 α１２ 由下式中的几何关系求得:

ｌＤＦ
ｓｉｎα１４

＝
ｌＥＦ

ｓｉｎα１３

α１２ ＝ １８０ － α１３ ＋ α１ － α１４

{ (２１)
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式中:α１３— 直线 ＣＤ 与直线 ＥＤ 所夹钝角ꎻα１４— 直线

ＥＤ 与直线 ＥＦ 所夹锐角ꎮ
故此ꎬ采用分点解析法时ꎬ变幅油缸所做虚功为:

Ｆ３ｙ × δＹＥ ＋ Ｆ３ｘ × δＸＥ － Ｆ３ｙ × δＹＦ － Ｆ３ｘ × δＸＦ ＝

Ｆ３ × ｓｉｎα１２ × ∂ＹＥ

∂α －
∂ＹＦ

∂α
æ
è
ç

ö
ø
÷＋ ｃｏｓα１２ × ∂ＸＥ

∂α －
∂ＸＦ

∂α
æ
è
ç

ö
ø
÷[ ] × δα

(２２)
式中:Ｆ２— 利用分点解析法所求的变幅油缸所受推力

大小ꎮ

３. ４　 总体虚功方程

由式(７) 可知ꎬ当机构处于稳定状态时ꎬ所有主动

力所做虚功的代数和应为 ０ꎮ故此ꎬ整理上述各部分虚

功公式ꎬ可得到总体虚功方程ꎮ
具体为:
(１) 采用整体解析法时ꎬ总体虚功方程为:

Ｆ ｔｐ × δｌＪＨ ＋ ｇ１ × δＹＧ１
＋ ｇ２ × δＹＧ２

＋
ｇ３ × δＹＧ３

＋ ｇ４ × δＹＧ４
－ Ｆ２ × δｌＥＦ ＝ ０ (２３)

(２) 采用分点解析法时ꎬ总体虚功方程为:
Ｆ ｔｐ × δｌＪＨ ＋ ｇ１ × δＹＧ１

＋ ｇ２ × δＹＧ２
＋

ｇ３ × δＹＧ３
＋ ｇ４ × δＹＧ４

－ Ｆ３ｙ × δＹＥ －
Ｆ３ｘ × δＸＥ ＋ Ｆ３ｙ × δＹＦ ＋ Ｆ３ｘ × δＸＦ ＝ ０ (２４)

通过求解可得ꎬ采用整体解析法时ꎬ变幅油缸受力

表达式为:
Ｆ２ ＝

ｇ１ ×
∂ＹＧ１

∂α ＋ ｇ２ ×
∂ＹＧ２

∂α ＋ ｇ３ ×
∂ＹＧ３

∂α ＋ ｇ４ ×
∂ＹＧ４

∂α ＋ Ｆｔｐ ×
∂ｌＪＨ
∂α

∂ｌＥＦ
∂α

(２５)
采用分点解析法时ꎬ变幅油缸受力表达式为:

Ｆ３ ＝

ｇ１ ×
∂ＹＧ１

∂α ＋ ｇ２ ×
∂ＹＧ２

∂α ＋ ｇ３ ×
∂ＹＧ３

∂α ＋ ｇ４ ×
∂ＹＧ４

∂α ＋ Ｆｔｐ ×
∂ｌＪＨ
∂α

ｓｉｎα１２ × ∂ＹＥ

∂α －
∂ＹＦ

∂α
æ
è
ç

ö
ø
÷＋ ｃｏｓα１２ × ∂ＸＥ

∂α －
∂ＸＦ

∂α
æ
è
ç

ö
ø
÷

(２６)

４　 应用实例

某 直 臂 式 高 空 作 业 平 台 变 幅 角 度 范 围 为

－ １０° ~ ＋ ７５°ꎬ该工作平台具体尺寸参数如表 １ 所示ꎮ
将表 １ 尺寸参数分别代入到上述 ３ 种方法所求得

的变幅油缸推力表达式中ꎬ 即式 (６ꎬ２５ꎬ２６)ꎬ 利用

Ｍａｔｌａｂ 软件进行求解ꎬ最终绘制出 ３ 条变幅油缸推力

随变幅角度变化的曲线ꎮ

表 １　 某直臂式高空作业平台尺寸

结构参数 参数值
ｌＧ２Ｂ / ｍｍ １ ３１７
ｌＧ１Ａ / ｍｍ ７８８
ｌＫＤ / ｍｍ １５ ３２６
ｌＧ３Ｄ / ｍｍ ５ １８５
ｌＣＡ / ｍｍ １ ６５０
ｌＣＤ / ｍｍ ８００
ｌＤＦ / ｍｍ ２ ２８６
ｌＤＥ / ｍｍ ９４５
ｌＤＢ / ｍｍ ２ ５８０
ｌＡＢ / ｍｍ １ ９０２
ｌＥＢ / ｍｍ １ ７０５
ｌＫＪ / ｍｍ ２２４
ｌＨＫ / ｍｍ ７６２
ｌＫＧ４ / ｍｍ １ ８７６
ｇ１ / Ｎ ２ １３１
ｇ２ / Ｎ ３ ４２９
ｇ３ / Ｎ １６ ４０６
ｇ４ / Ｎ ３ ３９４
α３ / ｒａｄ ２３. ８６

α１３ ＋ α７ / ｒａｄ １９７. ８６
α１１ － α６ / ｒａｄ ９. ７９
α５ － α１０ / ｒａｄ ２. ４１

　 　 ３ 种算法的对比结果如图 ６ 所示ꎮ

图 ６　 ３ 种算法结果对比图

从图 ６ 中可以看出:３ 种方法的计算结果变化趋

势一致ꎬ但数值不尽相同ꎮ 力矩平衡法、整体解析法、
分点解析法所求得的推力最大值均在变幅角度为

－ １０°时产生ꎬ其值分别为 ２３９ ０６４. ３ Ｎꎬ１７０ ５２６. ４ Ｎꎬ
１７８ ２６２. １ Ｎꎮ 其中ꎬ利用力矩平衡法求得的结果大于

其他两种方法ꎻ整体解析法的结果在变幅角度为

－ １０° ~ ＋ ２２°的范围内大于分点解析法ꎬ其余角度均

小于分点解析法ꎮ
３ 种方法误差产生的原因分析如下:
(１)分点解析法的主要误差是其没有考虑到 Ｆ３ｘ

和 Ｆ３ｙ在虚位移计算时的变化趋势ꎮ 由于虚位移原理

的本质是力在下一个微元上的无穷小移动ꎬ一般地ꎬ主
动力只在其线性运动趋势上产生虚位移ꎮ 而在本文
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中ꎬＦ３ｘ和 Ｆ３ｙ并不仅在其横向和纵向两个线性方向上

形成运动趋势ꎬ其同时也随变幅动作对铰点 Ｅ 有一个

转动的运动趋势ꎮ 即这里不应简单地把 Ｆ３ｘ和 Ｆ３ｙ看成

定值ꎬ这两个力也应该是一种包含函数关系的变化量ꎻ
(２)整体解析法的主要误差是其没有考虑角度变

化的影响ꎮ 该模型在动作时ꎬ变幅油缸不仅存在线性

位移ꎬ还存在着角度变化ꎻ整体解析法虽然避开了由分

解变幅油缸推力所带来的微分误差ꎬ但是却没有解决

角度变化所带来的影响ꎻ
(３)力矩平衡法的主要误差来自于方法本身的前

提假设ꎬ即假设整个机构处于静止或匀速运动状态ꎮ
但是六铰点变幅机构在运动过程中ꎬ瞬心始终在不断

地变化ꎬ因此ꎬ整个机构很难始终保持匀速的运动

状态ꎮ

５　 结束语

本文分别利用分点解析法、整体解析法、力矩平衡

法ꎬ求解推导了六铰点变幅机构变幅油缸的受力表达

式ꎻ将推导结果代入某高空作业平台的六铰点变幅机

构中ꎬ分别进行了计算ꎮ
本文对最终得到的结果分析如下:
(１)３ 种计算方法均有着自身的理论依据ꎬ从结果

变化趋势可以看出ꎬ各方法间的相对偏差来自于各方

法所忽略的不同误差因素ꎻ
(２)对各误差因素产生的原因及应用场合进行推

广分析ꎬ可得出一般性结论ꎬ即当虚位移原理应用于主

动力存在角度变化趋势的情况时ꎬ整体解析法会由于

角度变化的影响而产生计算误差ꎻ在分点解析法的应

用中ꎬ如果其主动力的分解函数中存在关于变分变量

的函数关系ꎬ那么该方法就会由于这种函数关系而产

生计算误差ꎻ力矩平衡法由于其前提假的限制ꎬ故其在

瞬心变化的运动机构受力求解中ꎬ也会存在着计算

误差ꎻ

(３)该结论也可推广应用于其他变幅机构的受力

分析中ꎮ
综上所述ꎬ３ 种方法均存在着自身的计算误差ꎮ

在实际的工程应用中ꎬ如果机构存在上述提及的误差

因素ꎬ则有必要同时利用 ３ 种方法分别进行计算ꎬ并取

结果中的最大值ꎬ以此保障安全ꎮ 具体地ꎬ在该算例中

应采纳计算结果较大的力矩平衡法ꎮ

参考文献(Ｒｅｆｅｒｅｎｃｅｓ):

[１] 　 ＧＢＴ＿９４６５—２００８. 高空作业车标准[Ｓ]. 北京:中国标准

出版社ꎬ２００８
[２]　 钱　 森. 基于 Ｍａｔｌａｂ / Ｓｉｍｓｃａｐｅ 的汽车起重机变幅机构的

优化与仿真[Ｊ]. 机械传动ꎬ２０１２ꎬ３６(８):４０￣４４.
[３]　 马文涛ꎬ热合曼艾比布力ꎬ曹晓玲. 基于最优化方法的

油缸变幅船用起重机变幅机构铰点布置设计[ Ｊ]. 机电

设备ꎬ２０１５(４):７￣１０.
[４]　 曹龙龙. 高空作业车臂架结构设计分析及优化[Ｄ]. 秦皇

岛:燕山大学机械工程学院ꎬ２０１４.
[５]　 王志红ꎬ尹冬冬ꎬ卢梦成ꎬ等. 基于 ＡＤＡＭＳ 的伸缩臂式高

空作业平台变幅机构铰点优化[ Ｊ]. 起重运输机械ꎬ２０１８
(７):８０￣８３.

[６]　 赵云亮ꎬ乔红娇ꎬ陆永能. 基于 ＡＤＡＭＳ 的折臂式随车起

重机变幅机构铰点优化设计[ Ｊ]. 起重运输机械ꎬ２０１６
(２):１５￣１８.

[７]　 吴伟峰ꎬ张伟中ꎬ钱　 荣. 一种新型二自由度并联机构的

运动学及静力学分析[ Ｊ]. 机电工程ꎬ２０１５ꎬ３２(２):２０７￣
２１０.

[８]　 何雪浤ꎬ殷其阵ꎬ鲁文佳ꎬ等. 剪叉式升降平台液压缸推力

与铰点力的计算[ Ｊ]. 机电工程ꎬ２０１７ꎬ３４(２):１１５￣１１８ꎬ
１３５.

[９]　 杨保香. 高压液压缸安全性评价分析与研究[Ｊ]. 液压气

动与密封ꎬ２０１８ꎬ３８(１２):３９￣４２.
[１０]　 贾启芬ꎬ刘习军. 理论力学[Ｍ]. ４ 版. 北京:机械工业出

版社ꎬ２０１７.

[编辑:李　 辉]

本文引用格式:

刘文羿ꎬ何雪浤ꎬ谢里阳ꎬ等. 高空作业平台六铰点变幅机构液压缸推力分析[Ｊ] . 机电工程ꎬ２０２０ꎬ３７(１):１４ － １９.

ＬＩＵ Ｗｅｎ￣ｙｉꎬ ＨＥ Ｘｕｅ￣ｈｏｎｇꎬ ＸＩＥ Ｌｉ￣ｙａｎｇꎬ ｅｔ ａｌ. Ａｎａｌｙｓｉｓ ｏｎ ｈｙｄｒａｕｌｉｃ ｃｙｌｉｎｄｅｒ ｄｒｉｖｉｎｇ ｆｏｒｃｅ ｏｆ ｓｉｘ￣ｐｏｉｎｔ ｌｕｆｆｉｎｇ ｍｅｃｈａｎｉｓｍ ｆｏｒ ｈｉｇｈ￣ａｌｔｉｔｕｄｅ ｐｌａｔｆｏｒｍ[Ｊ] . Ｊｏｕｒ￣

ｎａｌ ｏｆ Ｍｅｃｈａｎｉｃａｌ ＆ Ｅｌｅｃｔｒｉｃａｌ Ｅｎｇｉｎｅｅｒｉｎｇꎬ ２０２０ꎬ３７(１):１４ － １９. «机电工程»杂志:ｈｔｔｐ: / / ｗｗｗ. ｍｅｅｍ. ｃｏｍ. ｃｎ

９１第 １ 期 刘文羿ꎬ等:高空作业平台六铰点变幅机构液压缸推力分析




