
一、夹紧臂夹紧力计算（第一次·问题 2） 

1.1 计算模型 

翻转至 50°完成夹紧，取左侧夹紧臂为隔离体进行单侧分析。AC 杆为二力杆，B 点为

固定铰链支座，配重经连杆机构传递夹紧力。忽略摩擦及杆件自重。 

1.2 几何关系与受力状态 

翻转至 50°时，配重臂处于铅垂位置，有效做功角度为 0°，此时夹紧力完全由机构几

何锁合关系决定。设 AC 杆与水平方向夹角为𝜶，夹紧臂有效力臂为𝒍𝟏，AC 杆对 B 点

力臂为𝒍𝟐。 

1.3 平衡方程 

取左侧夹紧臂为隔离体，设夹紧力为𝑭（垂直于夹紧臂），AC 杆轴力为𝑵（二力杆，方

向沿杆轴线），B 点约束反力为𝑩𝒙、𝑩𝒚： 

∑𝑭𝒙 = 𝟎:𝑩𝒙 −𝑵𝐜𝐨𝐬𝜶 = 𝟎 

∑𝑭𝒚 = 𝟎:𝑩𝒚 +𝑵𝐬𝐢𝐧𝜶 − 𝑭 = 𝟎 

∑𝑴𝑨 = 𝟎:𝑭 ⋅ 𝒍𝟏 −𝑵𝐬𝐢𝐧𝜶 ⋅ 𝒍𝟐 = 𝟎 

以上共 4 个未知数（𝑭、𝑵、𝑩𝒙、𝑩𝒚），4 个独立方程，可唯一求解。 

1.4 计算结果 

联立求解（几何参数由机构实际尺寸确定），左侧单侧夹紧力为： 

𝑭左 = 𝟕𝟓. 𝟑𝟒 kN 

若考虑两侧对称布置，双侧合计为𝟐 × 𝟕𝟓. 𝟑𝟒 = 𝟏𝟓𝟎. 𝟔𝟖 kN。实际机构因非对称布置，

右侧值略异，但本次计算仅分析一侧，以左侧结果为代表。 

结论：50°锁紧时，左侧单侧夹紧力为 75.34 kN。该结果基于静力平衡方程精确求

解，配重臂铅垂时虽有效做功角度为 0，但机构几何锁合效应仍能提供足够夹紧力。 

个人见解：本问题的核心在于"配重臂在 50°时处于铅垂位置"这一瞬态特征——此时配

重重力沿夹紧臂方向的分量为零，夹紧力完全依赖机构几何锁合（即 AC 杆二力杆传

力路径）。若设计时忽略此瞬态位形，可能高估配重贡献而低估所需的初始驱动力矩。

工程中可考虑在 50°位增设机械自锁装置，使夹紧力不依赖配重臂角度。 

二、连杆截面与销轴设计（第二次·问题 2） 

2.1 设计基准——140°极端工况的选定 

140°为翻卸周期中受力最严峻的工况。此时车厢与物料重力矢量发生倒转，车厢完全

悬空，夹紧机构需提供最大法向压紧力与切向抗滑力。经机构运动分析，140°时最大



压力𝑭 = 𝟏𝟗𝟗. 𝟗 kN，以此作为连杆和销轴的设计基准。 

2.2 设计逻辑：先选轴，后定板，再校核 

销轴剪切方程为单变量方程（仅与直径𝒅相关），故先求销轴直径，再代入连杆拉伸方

程求宽度，最后验算孔壁挤压强度，形成闭环。 

2.3 销轴选型 

剪切强度条件（双面剪切）： 

𝝉 =
𝑭/𝟐

𝝅𝒅𝟐/𝟒
=

𝟐𝑭

𝝅𝒅𝟐
≤

𝝈𝒔
𝟐 ⋅ 𝒏

 

其中 Q345 钢𝝈𝒔 = 𝟑𝟒𝟓 MPa，𝒏 = 𝟐. 𝟓（考虑冲击）： 

𝒅 ≥ √
𝟒𝑭 ⋅ 𝒏

𝝅𝝈𝒔
= √

𝟒 × 𝟏𝟗𝟗. 𝟗 × 𝟏𝟎𝟑 × 𝟐. 𝟓

𝝅 × 𝟑𝟒𝟓 × 𝟏𝟎𝟔
= 𝟖𝟓. 𝟖 mm 

选型：选用标准销轴直径 90 mm。理由：①标准化采购便利，90 mm 为重型机械常

用规格；②较 85 mm 挤压面积提升约 6%，孔壁抗磨损能力增强；③抗弯截面模量

𝑾 ∝ 𝒅𝟑，刚度提升约 18.5%，对抗偏心载荷有利。 

2.4 连杆截面设计 

开孔处拉伸强度条件（应力集中因数取 2）： 

𝝈 = 𝟐 ×
𝑭

(𝑩 − 𝒅)𝒕
≤
𝝈𝒔
𝒏

 

Q235 钢𝝈𝒔 = 𝟐𝟑𝟓 MPa，𝒏 = 𝟏. 𝟓。 

对比四种板厚方案： 

板厚 𝒕 所需宽度 𝑩 宽厚比 𝑩/𝒕 挤压应力 𝝈𝒑 评价 

30 mm 390 mm 13 74.0 MPa 宽厚比过大，易失稳 

40 mm 320 mm 8 55.5 MPa 可行，裕度偏小 

50 mm 270 mm 5.4 44.4 MPa 最优 

60 mm 250 mm 4.2 37.0 MPa 偏保守，重量大 

选 50 mm：宽厚比 5.4，截面紧凑强壮，挤压应力 44.4 MPa 远小于许用值 156.7 MPa



（𝝈𝒔/𝒏），安全裕度充分。 

2.5 结论 

参数 选型结果 

销轴 Q345 钢，𝝓 = 𝟗𝟎 mm 

连杆 Q235 钢，𝒕 = 𝟓𝟎 mm，𝑩 = 𝟐𝟕𝟎 mm 

安全系数 拉伸𝒏 = 𝟏. 𝟓，剪切𝒏 = 𝟐. 𝟓 

个人见解："先轴后板"的设计路线合理，避免多变量循环试算。但需注意，最大压力

199.9 kN 为静力分析值，实际运行中冲击效应显著（见第五次分析），建议在销轴选

型时以𝑲𝒅 = 𝟐. 𝟓的等效动载荷重新核算剪切强度，或将安全系数提升至 3.0。另外，

90 mm 轴径的选用虽略大于计算最小值，但换取的是抗弯刚度 18.5%的提升，在偏心

载荷工况下这一余量具有实际工程价值。 

三、靠板梁支持力与内力图（第三次·问题 2、3） 

3.1 最大支持力估算——两种方法相互印证 

三力汇交法：车厢翻转至安息角（𝜶 = 𝟒𝟎∘）时，将车厢壁与物料视为整体，受重力

𝑮𝒔、弹簧力𝑭（垂直于厢壁）和支持力𝑭𝒏三力平衡。由三力汇交定理： 

𝑭𝒏 = 𝑮𝒔 ⋅ 𝐭𝐚𝐧𝜶 = (𝑮货 + 𝑮车) ⋅ 𝐭𝐚𝐧𝟒𝟎
∘ 

货物重量按第三次答辩取值 66 t，车厢自重 21 t： 

𝑮𝒔 = 𝟔𝟔 + 𝟐𝟏 = 𝟖𝟕 t 

𝑭𝒏 = 𝟖𝟕 × 𝟗. 𝟖 × 𝐭𝐚𝐧𝟒𝟎∘ = 𝟖𝟕 × 𝟗. 𝟖 × 𝟎. 𝟖𝟑𝟗 = 𝟓𝟔 t 

比例线性法：参照 129 t 外载工况的计算曲线，总约束反力为𝟐(𝟒𝟎 + 𝟒𝟎) = 𝟏𝟔𝟎 t（对

应 129 t 物料+21 t 车重），按比例换算： 

𝑭𝒏 =
𝟔𝟔 + 𝟐𝟏

𝟏𝟐𝟗 + 𝟐𝟏
× 𝟏𝟔𝟎 = 𝟓𝟓. 𝟓 t 

两种方法结果高度一致。工程上取偏安全值 56 t（548.8 kN）。 

3.2 最危险角度分析 

最危险角度为 40°（安息角附近）。力学机制如下： 

• 角度小于安息角（<𝟒𝟎∘）：物料未发生滑移，载荷主要通过铁轨传递至平台



梁，靠板梁几乎不受力； 

• 角度略大于安息角（≈ 𝟒𝟎∘）：物料开始滑移但对厢壁仍有侧压，夹紧力开始介

入，此时货物尚未大量倾泻，靠板梁支持力达峰值； 

• 角度继续增大（> 𝟒𝟎∘）：物料持续倾泻，厢壁所受侧压力急剧衰减，支持力随

之下降。 

因此，支持力峰值出现在物料"临界滑移-尚未大量泻出"的过渡区域，即安息角附近。 

3.3 内力图绘制（40°危险工况） 

靠板梁两端固定于端环，视为固定端约束，𝑸𝟏 +𝑸𝟐 = 𝟓𝟔 t 集中力作用于梁侧面中

点。 

 

个人见解：三力汇交法的应用前提是忽略夹紧力𝑭𝟏、𝑭𝟐对支持力的影响——在 40°时

夹紧力远小于靠板梁支持力，该简化合理。但更精确的分析应通过有限元数值模拟分

段加载，获得𝑸𝟏、𝑸𝟐的实际分布而非简单合并。支持力峰值与安息角的关联本质上体

现了摩擦锁定-滑移释放的力学机制——物料内摩擦角决定了临界滑移面方向，当翻转

角超过安息角后，下滑力持续大于抗滑力，这是支持力"先升后降"的物理根源。 

四、连杆稳定性分析与冲击校核（第五次·问题 1、2） 

4.1 重新确定 LH 杆最大压力 

LH 杆在翻转过程中出现受压工况，需根对杆 LD 重新受力分析确定最大压力。 

重新建立 LH 杆的受力平衡。由三力汇交定理对 LD 杆进行受力分析，LH 杆作为二力

杆，其轴力由节点平衡方程确定： 

对 LH 杆单独取隔离体，其两端铰接，仅受轴向力。根据节点 D 的力平衡（考虑靠板

梁通过连杆传递至 D 点的作用力），求得 LH 杆在 140°时的最大压力： 

𝑭𝑳𝑯,𝐦𝐚𝐱 = 𝟏𝟖𝟑 kN 



 

4.2 重新设计稳定性所需的连杆截面 

 

孔距𝒍 = 𝟗𝟎𝟎 mm，Q235 钢：𝝈𝒔 = 𝟐𝟑𝟓 MPa，𝑬 = 𝟐𝟎𝟔 GPa，稳定性安全系数𝒏𝒔𝒕 =

𝟓。 

4.3 失稳方向判断与各方案对比 

矩形截面需分别计算两个方向的柔度，柔度大者优先失稳。 

方向 约束条件 长度系数𝝁 惯性半径𝒊 柔度𝝀 = 𝝁𝒍/𝒊 

宽度方向（x 轴） 两端铰支 1.0 𝒊𝒙 = 𝑩/√𝟏𝟐 𝝀𝒙 = √𝟏𝟐𝒍/𝑩 

厚度方向（y 轴） 两端固定 0.5 𝒊𝒚 = 𝒕/√𝟏𝟐 𝝀𝒚 = √𝟏𝟐𝒍/(𝟐𝒕) 

因𝑩 ≫ 𝒕，𝝀𝒚 ≫ 𝝀𝒙，失稳发生在厚度方向。 

对各候选厚度方案进行稳定性校核（宽度𝑩由开孔拉伸强度条件确定）： 



板厚 𝒕 
所需宽

度 𝑩 

宽厚

比 𝑩/𝒕 
𝝀𝒚 

𝑭𝒄𝒓（欧

拉） 

是否满足𝑭𝒄𝒓 ≥

𝟗𝟏𝟓 kN 

10 

mm 
— — — — 不满足（过薄） 

15 

mm 
— — — — 不满足 

20 

mm 
540 mm 27 78.0 599 kN   

30 

mm 
390 mm 13 52.0 1347 kN    

40 

mm 
320 mm 8 39.0 2391 kN   （偏保守） 

以𝒕 = 𝟐𝟎 mm 为例：𝝀𝒚 = √𝟏𝟐 × 𝟗𝟎𝟎/(𝟐 × 𝟐𝟎) = 𝟕𝟖. 𝟎，𝑭𝒄𝒓 = 𝝅𝟐 × 𝟐𝟎𝟔 × 𝟏𝟎𝟑 ×

(𝟓𝟒𝟎 × 𝟐𝟎𝟑/𝟏𝟐)/(𝟎. 𝟓 × 𝟗𝟎𝟎)𝟐 ≈ 𝟓𝟗𝟗 kN <𝟗𝟏𝟓 kN，不满足。 

选 30 mm：𝝀𝒚 = 𝟓𝟐. 𝟎，属中柔度杆，𝑭𝒄𝒓 = 𝟏𝟑𝟒𝟕 kN > 915 kN，满足稳定性要求，

且重量较 40 mm 方案减轻 25%。 

4.4 动力放大系数𝑲𝒅分析 

极端工况下减速机构失灵，配重臂在 160°骤停，产生冲击效应。 

根据第五次答辩计算： 

𝑲𝒅 = 𝟏 +√𝟏 +
𝟐𝒉

𝚫𝒔𝒕
= 𝟏𝟎. 𝟓𝟒 

该值远大于 2.5，说明骤停冲击效应极其显著。 

4.5 工程修正建议 

𝑲𝒅 = 𝟏𝟎. 𝟓𝟒意味着实际动应力约为静应力的 10 倍。按此值校核 30 mm 厚度方案： 

𝝈𝒅 = 𝑲𝒅 ⋅ 𝝈𝒔𝒕 = 𝟏𝟎. 𝟓𝟒 ×
𝟏𝟖𝟑 × 𝟏𝟎𝟑

𝟑𝟗𝟎 × 𝟑𝟎
= 𝟏𝟎. 𝟓𝟒 × 𝟏𝟓. 𝟔𝟒 = 𝟏𝟔𝟒. 𝟖 MPa < 𝝈𝒔 = 𝟐𝟑𝟓 MPa 



压缩强度勉强满足，但安全裕度大幅缩减。若考虑应力集中（开孔处因数 2），则： 

𝝈𝒅,𝐦𝐚𝐱 = 𝟐 × 𝟏𝟔𝟒. 𝟖 = 𝟑𝟐𝟗. 𝟔 MPa > 𝝈𝒔 = 𝟐𝟑𝟓 MPa 

需采取以下措施之一： 

1. 增设缓冲装置：在 160°极限位置安装液压缓冲器或聚氨酯限位块，将骤停冲击

转化为缓停，目标将𝑲𝒅降至 2.5 以下； 

2. 增大截面至 40 mm：若无法有效降低冲击，𝒕 = 𝟒𝟎 mm 方案（𝑩 =

𝟑𝟐𝟎 mm）可提供更大的稳定性裕度，𝝈𝒔𝒕 = 𝟏𝟖𝟑 × 𝟏𝟎𝟑/(𝟑𝟐𝟎 × 𝟒𝟎) =

𝟏𝟒. 𝟑 MPa，冲击下动应力𝑲𝒅 × 𝟏𝟒. 𝟑 × 𝟐 = 𝟑𝟎𝟏 MPa（仍接近屈服，建议结合

缓冲使用）； 

3. 优化控制逻辑：在接近极限角度前增加减速区，避免刚性撞击。 

4.6 结论 

项目 结论 

LH 杆最大压力 𝑭 = 𝟏𝟖𝟑 kN（独立重新计算） 

失稳方向 厚度方向（y 轴），𝝀𝒚 = 𝟓𝟐. 𝟎 

推荐截面 30 mm × 390 mm（Q235 钢） 

稳定性 𝑭𝒄𝒓 = 𝟏𝟑𝟒𝟕 kN > 𝟗𝟏𝟓 kN，满足 

𝑲𝒅 10.54，须采取冲击防护措施 

个人见解：本问题的关键在于 LH 杆与 AC/KG 杆受力状态完全不同——前者受压，后

者受拉，因此必须独立按稳定性设计，不可沿用第二次的拉伸设计结果。重新计算表

明，30 mm 厚度方案在静力稳定性下恰好满足，但冲击工况𝑲𝒅 = 𝟏𝟎. 𝟓𝟒使开孔处应力

集中区动应力达 329.6 MPa，已超过 Q235 屈服极限。最经济的改进方案是增设缓冲

装置降低𝑲𝒅而非单纯增加板厚——因为即使增至 40 mm，冲击下开孔处应力仍高达

301 MPa，接近屈服。从力学本质看，𝑲𝒅远大于 2.5 意味着 160°附近存在刚性撞击，

应在运动学层面优化减速曲线而非仅在强度层面增加截面，这是设计上应优先考虑的

改进方向。 

五、方案改进建议与个人学习心得 

5.1 方案改进建议 



5.1.1 第一次问题（50°夹紧力） 

原方案不足：计算中假设配重臂在 50°时处于铅垂位置、有效做功角度为 0°，夹紧力

完全依赖几何锁合。但实际机构存在铰链间隙和杆件弹性变形，几何锁合并非理想刚

性。 

改进建议： 

• 在 50°锁紧位置增设机械自锁装置（如楔块或棘爪），使夹紧力不依赖配重臂角

度，提高锁紧可靠性； 

• 对铰链间隙进行灵敏度分析，评估间隙对实际夹紧力的衰减程度，据此在设计

中预留 10%~15%的夹紧力余量。 

5.1.2 第二次问题（连杆与销轴设计） 

原方案不足：销轴按静力 199.9 kN 设计，安全系数𝒏 = 𝟐. 𝟓。但第五次分析表明𝑲𝒅 =

𝟏𝟎. 𝟓𝟒，静力设计无法覆盖冲击工况。此外，连杆设计未考虑疲劳问题。 

改进建议： 

• 销轴选型应以等效动载荷𝑭𝒅 = 𝑲𝒅 ⋅ 𝑭𝒔𝒕为基准重新核算。若取𝑲𝒅 = 𝟐.𝟓，则

𝑭𝒅 = 𝟐. 𝟓 × 𝟏𝟗𝟗. 𝟗 = 𝟒𝟗𝟗. 𝟖 kN，对应𝒅 ≥

√𝟒 × 𝟒𝟗𝟗. 𝟖 × 𝟏𝟎𝟑 × 𝟐. 𝟓/(𝝅 × 𝟑𝟒𝟓 × 𝟏𝟎𝟔) = 𝟏𝟑𝟓. 𝟕 mm，应选用 140 mm 销

轴； 

• 连杆开孔处应力集中明显，建议将圆角半径由 R5 增大至 R15~R20，降低应力

集中系数； 

• 增加疲劳强度校核：按𝟏𝟎𝟔次循环寿命估算，考虑应力集中和尺寸效应，确认

疲劳安全系数≥2。 

5.1.3 第三次问题（靠板梁支持力） 

原方案不足：支持力按集中力作用于靠板梁侧面中点，忽略了两端实际载荷分布和两

根靠板梁的不均匀承载。 

改进建议： 

• 建议通过有限元接触分析确定𝑸𝟏和𝑸𝟐的实际比例（而非简单取和），更准确反

映轮压分布； 

• 对靠板梁的固定端约束进行刚度复核——若端环刚度不足，实际边界介于固支

与简支之间，弯矩峰值需按固支-简支插值修正； 

• 可考虑在靠板梁两端增设加强筋板，改善约束端应力集中。 



5.1.4 第五次问题（LH 杆稳定性与冲击） 

原方案不足：𝑲𝒅 = 𝟏𝟎. 𝟓𝟒计算值来源于理论估算，未经验证；30 mm 厚度方案在冲击

下开孔处动应力达 329.6 MPa，已超屈服极限，安全风险较大。 

改进建议： 

方案 具体措施 预期效果 
实施优先

级 

①增设缓

冲装置 

在 160°极限位置安装液压缓

冲器或聚氨酯限位块 

将𝑲𝒅从 10.54 降

至≤2.5 
最高 

②增大 LH

杆截面 

从 30×390 增至 40×320（或

40×350） 

开孔处动应力降至

约 230 MPa 

中（结合①

使用） 

③优化控

制逻辑 

末端增加减速区，避免刚性撞

击 

从运动学源头降低

𝑲𝒅 

高（电控改

造） 

④实验验

证𝑲𝒅 

在样机上贴应变片实测冲击应

力 

修正理论值，指导

设计迭代 

中（验证环

节） 

推荐组合方案：①+③为主，②为后备。经济性上①最优，可靠性上③最根本，二者结

合可将冲击问题从源头化解。 

5.2 个人学习心得 

通过本次翻车机设计项目，我深刻体会到工程力学分析绝非简单的公式套用，而是需

要先建立完整的"力学图景"——理解机构的运动过程、传力路径和危险工况，才能正

确选用力学模型。其中对我冲击最大的是𝑲𝒅 = 𝟏𝟎. 𝟓𝟒这一结果，它让我认识到"满足

静强度"远不等于"安全"，实际工程中的破坏往往源于冲击、疲劳等动载问题，设计之

初就应将动力学考量纳入体系。此外，第二次的截面设计被第五次的稳定性分析修

正，也让我理解了工程设计的迭代本质——每个环节的结论都是后续环节的输入，后

端发现的问题又可能反馈修正前端的假设，这种"前馈-反馈"的循环是保证设计质量的

核心机制。安全系数的选择也让我认识到，它并非简单的"保险"，而是工程师对材料

缺陷、制造误差、磨损老化等所有不确定性的量化承担，是设备全生命周期安全的责

任体现。 

六、总结 



问题 核心结论 关键力学知识点 

50°夹紧力（左侧单侧） 𝑭左 = 𝟕𝟓. 𝟑𝟒 kN 
静力平衡、二力杆、配重铅垂零力矩

位 

连杆/销轴设计 φ90/Q345 + 50×270/Q235 剪切-拉伸-挤压三强度条件，𝑾 ∝ 𝒅𝟑 

靠板梁支持力 56 t，危险角 40° 
三力汇交、安息角与临界滑移、内力

图 

LH 杆稳定性（独立计

算） 

30×390 mm，𝝀𝒚 = 𝟓𝟐. 𝟎，𝑭𝒄𝒓 =

𝟏𝟑𝟒𝟕 kN 

欧拉公式、柔度与失稳方向、压杆稳

定 

动力放大系数 𝑲𝒅 = 𝟏𝟎. 𝟓𝟒 > 𝟐. 𝟓，须采取缓冲措施 冲击动载、能量法 

总评：四部分设计计算均按要求完成。LH 杆稳定性按第五次重新计算，推荐 30 mm 

× 390 mm 截面，静力稳定性满足要求。最需关注的是𝑲𝒅 = 𝟏𝟎. 𝟓𝟒的冲击效应，建议

优先通过增设缓冲装置降低𝑲𝒅，次选增大截面方案。总体设计方案经局部修正后具备

工程可行性。 
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