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摘要:针对裹包机中常用的凸轮机构,考虑构件的弹性,建立了两自由度的动力学方程。计算结果表明,若不

考虑杆件的弹性作用,就不能准确得出机构的加速度灢时间历程。为保证凸轮机构的正常运转奠定了基础。
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Abstract:Basedontheelasticpropertyofthemechanicalcomponentthetwodegreeoffreedomdynamicequa灢
tionsareestablished.Theacceleration灢timehistoryofmechanismcannotbeobtainedsuccessfullyifnotconsid灢
eringtheelasticeffectofthecomponentswhenthemachinerunswithhighspeed.
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暋暋凸轮机构普遍应用在各类裹包机中。 若凸轮转

速较低及凸轮轴等构件刚度较大时,按刚性构件分析

可得到较为精确的结果;当凸轮转速较高及构件的刚

度较小时,就必须考虑构件的弹性作用。 一些文献研

究了凸轮结构的尺寸设计[1-5] ,笔者考虑构件的弹

性,研究凸轮机构的动力学性能。

1暋凸轮机构模型

裹包机中的凸轮传动机构见图1。 为了保证推

杆与凸轮不脱离,推杆与箱体之间安装有弹簧。 建立

的凸轮机构动力学模型见图2。 刚度k1 为凸轮与推

杆接触表面的接触刚度;k2 为推杆的拉伸刚度;k3 为

推杆与箱体之间的弹簧刚度。 m1 与m2 为推杆质量

按照质心不变原则集中于两端的等效质量。 u为凸

轮作用于从动件的理论位移;y1 与y2 为推杆两端的

位移响应。 凸轮在推程作简谐运动,在回程作等加速

度减速运动。
由牛顿第二定律得到凸轮机构的动力学方程为:

图1暋凸轮机构示意图

Fig.1Schematicdiagramofcam mechanism

图2暋凸轮机构动力学模型

Fig.2Schematicdiagramofdynamicsmodel
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m1暓y1+k2(y1-y2)+k3y1+k1(y1-u)=0
m2暓y2-k2(y1-y2){ =0

(1)

式(1)中的u由下式给出:
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式中:n取非负整数。

2暋数值分析结果

取式(2)的参数:h=0.03,毮t=5毿
6

,毮s=毿
6

,毮h=

2毿
3

,毮曚
s=毿

3
,k1=4暳105,k2=1暳105,k3=5暳103,m1

=0.4,m2=0.2,氊1=110
运用Runge灢kutta法[6] ,得到推杆的实际位移灢时

间曲线,见图3。 由式(2)得到凸轮推动推杆的理论

曲线,如图3中的实线所示。

图3暋推杆的位移灢时间曲线

Fig.3Displacement灢timecurvesofpush灢bar

由图3可以看出,推杆理论与实际位移的平均相

对偏差为3.06%。 对应条件的速度灢时间曲线见图

4,对应的加速度灢时间曲线见图5。 可以看出,若不考

虑构件的弹性作用,加速度的理论值与实际值相差很

大。

图4暋推杆的位移灢时间曲线

Fig.4Displacement灢timecurvesofpush灢bar

图5暋推杆的位移灢时间曲线

Fig.5Displacement灢timecurvesofpush灢bar

3暋结论

当凸轮转速较高及构件的刚度较小时,从动杆的

位移与速度随时间几乎没有变化,但加速度的理论值

与实际值相差很大。 在凸轮机构的动力学分析中,若
不考虑杆件的弹性作用,就不能准确得出机构的疲劳

寿命。
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领成型器,其展开图见图5a,展开图一体弯折后得到

纸制模型,见图5b。

图5暋正八边形翻领成型器展开图和纸质模型

Fig.5Developedandpapermodels

ofregularoctagonlapelshaper

4暋结论

正八边形翻领成型器的交接折线和边界折线都

可以利用文中所述方法得到准确的数学表达,实现以

直代曲。 利用数学模型准确建立交接折线和边界折

线,可以在计算机上建立三维模型,利用现代加工技

术加工制造;而运用低成本的人工折弯加工技术,也
可以制造出相对较高精度的成型器。
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