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整体弹性关节四连杆机构动力学分析

刘平安

（华东交通大学 机电工程学院�江西 南昌330013）

摘要：整体弹性关节机构作为一种精密传动机构与传统机构相比具备突出的特征�文中比较了其特点并说明了其应用．并以
四连杆机构为例讨论了整体弹性关节机构在忽略质量和惯性时的运动学、动力学分析问题�最后通过实例计算说明其求解过
程．
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0　引　言

整体弹性关节机构是相对于传统轴承关节机构提出的�是指利用整块板材采用线切割等加工方式加工
出机构的几何结构［1］ ［4］．主要区别在于其关节是用其弹性变形来实现相对运动�即利用弹性变形而非专用部
件轴承来传递运动和动力的．与传统轴承关节机构相比它具有十分突出的特征．

首先从运动学角度考虑�它不存在轴承关节的无法消除的运动副摩擦、间隙�也就不存在各运动副的运
动误差的累积�故传动精度高�可实现精密传动［2］．其次�由于采用整块材料一次切割成功�一方面�无需装
配�结构简单�具备无装配设计（Design for Non－Assembly）制造的生产周期短�成本低的优点；另一方面�可以
按实际需要而做成尺寸很小的机构�故结构十分紧凑；更重要的是�由于材料性能的一致性�因而环境因素对
整个机构的性能的影响相对由各种不同材料组成的机构要小�故性能较稳定．第三�要求各运动副的运动范
围即变形在弹性极限范围内�其运动学和动力学性能主要由其材料性能和弹性关节尺寸来决定�尤其是材料
的杨氏模量和关节刚度系数、关节力和力矩．最后�从动力学方面看�通过计算不难发现即使在输出力为零的
情况下�其运动副反力也相当大�故目前只能用于角位移范围不大的场合�用作双摇杆机构�这是它应用受到
限制的主要原因之一．目前在超精密（如纳米级）定位机构［3］ ［5］设计和微型机器人［6］机构中得到广泛应用�但
从发展的观点看�在精密仪器仪表等函数机构中也将得到应用．由于其关节传动方式的改变�使其动力学模
型建立的方式也和传统轴承关节机构不同�尽管在设计方面［7］ ［8］它与传统机构设计方式区别不大．关于整体
弹性关节机构研究的文章近年来虽不断涌现�但多数为结构设计［1］ ［2］ ［7］ ［8］和应用方面的研究［5］ ［6］�从运动学、
动力学角度的研究则较少．本文在介绍整体弹性关节机构的基本知识的基础上�以四连杆机构为例介绍其动
力学模型的建立与分析．

1　整体弹性关节四杆机构结构

如图1为一整体弹性关节四连杆机构结构图．四个转动副 A�B�C�D均为弹性转动副�四杆长度分别为
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l1�l2�l3和 l4．θ10�θ30为机构的初始位置�它是该机构加工出来的位置�在此位置各关节无变形也不受力�
为简单起见�图中取θ10＝θ30＝90°�同时 l2与 l1�l3相垂直．当杆 AB 逆
时钟方向转过角度θ1时从动杆 CD逆时钟方向转过θ3�如图中虚线所
示�并约定自起始位置逆时钟方向转角为正�顺时钟方向为负．由于受构
件间结构限制各构件均不能作整周转动�其运动范围与各构件及其运动
副几何结构和尺寸有关�以及受材料弹性极限的限制．在一定的范围内
可以由运动要求来设计其结构尺寸．

2　整体弹性关节四杆机构的运动学模型

对图1中 AB°C°D列机构位置方程�
－ l1sinθ1＋ l2cosθ2＝ l2－ l3sinθ3　　　　　　　　　　　　　　 （1）
l1cosθ1＋ l2sinθ2＝－ l3＋ l1＋ l3cosθ3 （2）

设杆 AB为主动构件�给定其角位移θ1�解方程（1）和（2）�得摇杆 CD和连杆 BC的转角分别为：
θ3＝－β＋sin－1 l1 l2sinθ1＋ l1（ l1－ l3）（1－cosθ1）＋ l23

l3 l22＋ l23＋2l1（ l1－ l3）（1－cosθ1）＋2l1 l2sinθ1 （3）

θ2＝sin－1－ l1cosθ1＋ l3cosθ3－ l3＋ l1
l2 （4）

式中　 β＝tan－1 l1cosθ1＋ l3－ l1
l2＋ l1sinθ1

按式（3）和（4）解出θ3�θ2各有两个解�按机构初始位置和运动连续性选取其合乎实际的解�常为绝对值
较小的角．

3　整体弹性关节四杆机构的动力学模型

由于机构的传动是靠关节的弹性变形来完成的�故各关节的相对位移都会产生弹性反力矩�在不计各构
件质量和转动惯量的情况下（目前的应用较多在低速�体积和质量较小的情况�故大多数满足这一条件）�其
动力学模型便转换为每一个位置的静力平衡模型．设在图一中机构主动构件正向转过θ1角�此位置需平衡
力矩为 Md�各构件受力模型如图2（a�b�c）所示．

图2（a�b�c）为各构件所在位置受力图．各关节反力用 R加上三个下标表示�第一个为大写字母（A�B�C�D）
代表关节符号�第二个字母 x�y 表示方向�第三个数字（1�2�3）表示受力构件．同一关节上作用在不同构件
上的反力大小相等方向相反�为作用力和反作用力关系．各关节的反力矩为关节旋转刚度系数 k ［4］与关节相
对转角θ（弧度）之积．于是四个关节有8个运动副反力再加上一个平衡力矩 Md 共9个未知数�三个活动构
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件每个可列3个力平衡方程共9个方程．
以矩阵形式表示为　 AR＝B
所以　 R＝A－1B （5）
式中：

A＝

1 1 0 0 0 0 0 0 0
0 0 1 1 0 0 0 0 0
0 － l1cosθ1 0 － l1sinθ1 1 0 0 0 0
0 －1 0 0 0 1 0 0 0
0 0 0 －1 0 0 1 0 0
0 0 0 0 － l2sinθ2 － l2cosθ2 0 0
0 0 0 0 0 －1 0 1 0
0 0 0 0 0 0 －1 0 1
0 0 0 0 0 0 0 l3cosθ3 l3sinθ3

R＝

RAx1
RBx1
RAy1
RBy1
Md

RCx2
RCy2
RDx3
RDy3

　　　　　　B＝k

0
0

2θ1－θ2
0
0

2θ2－θ1－θ3
0
0

2θ3－θ2
所以每给定一个转角θ1后按式（3）和（4）得到θ3�θ2�再由矩阵方程（5）便可得到所有运动副反力和所需的平
衡力矩 Md．式中 k 为弹性关节旋转刚度系数．

计算实例

如图1所示机构设各构件尺寸如下：l1＝40mm�l2＝60mm�l3＝70mm�采
用厚度 b＝5mm 的普通钢板切割而成�其关节尺寸为：b＝5mm�t＝1mm�r＝
4．5mm�w＝10mm�如图3所示�则转动刚度系数［4］为

κ＝ Ebt224（0．565t＋0．16r）
式中 E＝200GPa（即109N/m2）为材料杨氏模量�代入数据求得 k＝31．7581N．
m/Rad．设图1位置θ1＝10°�用Matlab6．1编程计算�结果如下：β＝46．0280°�θ2
＝0．2504°�θ3＝5．6952°�各运动副反力（N）及平衡力矩为：

R＝（－102．6015　102．6015　139．9203　－139．9203　14．0167　102．
6015　－139．9203　102．6015　－139．9203）T�故 Md＝14．0167N．m．从计算
结果也可以看出其关节反力比较大�故不适宜于大转角范围传动．

4　结　语

本文以四杆机构为例介绍了整体弹性关节机构的运动学、动力学分析问题�由于采用整块材料一次切割
而成�故即使对平面多杆机构如六杆机构也可以做到结构简单、紧凑�并易于实现精密运动传递�在仪器仪表
及函数机构等精密传动甚至超精密传动中的应用将会越来越广泛�如实现对数运动传动 y＝logx 和指数运
动规律 y＝x1．5的四杆机构等［10］�其设计与分析问题将会引起人们越来越多的注意．主要的不足在于其运动
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副反力太大�不适于大转角范围传动．
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Four-Bar Linkages with Monolithic Flexure Hinge Joints and their Dynamic Models

LIU Pin-an

（School of Mechanical Engineering�East China Jiaotong University Nanchang330013�China）

Abstract：Compared with conventional mechanisms with bearings�the mechanisms with monolithic flexure joints�used as
precision transmission mechanisms�feature many prominent advantages in some aspects．The kinematics and dynamics
models of a four-bar linkage with monolithic flexure joints as an example�which exactly become a static balancing prob-
lem�have been derived with the elimination of the masses and mass moment of inertia of its moveable bodies．Finally�
the solving procedure is shown through a case study．
Key words：monolithic flexure hinge joints；four-bar linkages；kinematics；dynamics
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