
 第 43 卷  第 17 期 包 装 工 程  
   2022 年 9 月   PACKAGING ENGINEERING  ·165· 

                            

收稿日期：2021–11–18 
基金项目：广东省重大专项研发计划项目（2020B020216001）；中央高校基本科研业务费专项资金项目资助（2572020DR12） 
作者简介：王慧（1965—），女，副教授，主要研究方向为林业与木工机械。 

竹材切割机械臂及关键零部件设计仿真 

王慧，崔生乐，安洋，杨春梅 
（东北林业大学，哈尔滨 150040） 

摘要：目的 针对包装用竹材人造板制造中需要切割竹材的情况，设计一种无刷电机驱动的竹材切割机

械臂，并设计其中往复锯的平衡机构，以平衡往复惯性力。对往复锯核心机构零件及内壳体进行强度校

核，确保零件薄弱环节满足强度要求。方法 在 SolidWorks 中建立往复锯机构及其平衡机构，通过 Adams
仿真验证平衡机构平衡效果。在 Ansys 软件中，对往复锯核心零件及其平衡机构进行有限元分析，求得

其最大主应力以进行强度校核，最后设计完成主材切割机械臂的设计。结果 Adams 仿真表明往复锯剩

余的往复惯性力极大值为 7.564 2 N，平衡率为 96.65%。Ansys 有限元分析表明，各个零件的最大主应

力最大值为 70.645 MPa，远小于 Q235 许用应力值 210 MPa。结论 文中设计的竹材切割机械臂中的往

复锯，经平衡机构平衡后，剩余往复惯性力较小，其核心机构零件及内壳体满足强度要求，主材切割机

械臂设计满足要求。 
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Design and Simulation of Bamboo Cutting Manipulator and Parts 

WANG Hui, CUI Sheng-le, AN Yang, YANG Chun-mei 

(Northeast Forestry University, Harbin 150040, China) 

ABSTRACT: In view of the need to cut bamboo in the manufacture of bamboo wood-based panel for packaging, the work 
aims to design a bamboo cutting manipulator driven by brushless motor and a balance mechanism of reciprocating 
to balance the reciprocating inertia force. The strength of the core mechanism parts and inner shell of the reciprocating 
saw were checked to ensure that the weak links of the parts meet the strength requirements. The reciprocating saw mech-
anism and its balance mechanism were established in Solidworks, and the balance effect of the balance mechanism was 
verified through Adams simulation. In Ansys software, finite element analysis was performed on the core parts of the re-
ciprocating saw and its balance mechanism, and the maximum principal stress was obtained for strength check. Finally, 
the main material cutting manipulator was designed and completed. Adams simulation showed that the maximum remain-
ing reciprocating inertial force of the reciprocating saw was 7.564 2 N, and the balance ratio was 96.65%. Ansys finite 
element analysis showed that the maximum value of the maximum principal stress of each part was 70.645 MPa, which 
was far less than 210 MPa, the allowable stress value of Q235. The reciprocating saw in the bamboo cutting robot arm 
designed in this article has a small residual reciprocating inertia force after being balanced by the balance mechanism. Its 
core mechanism parts and inner housing meet the strength requirements, and the design of main material cutting manipu-
lator meets the requirements. 
KEY WORDS: manipulator; crank connecting rod mechanism; reciprocating inertia force; strength check 
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竹子广泛分布于亚洲等地，其生长周期短，更新

周期快。在越来越重视环保的当下，竹子由于其优良

的固碳能力及良好的材料性能越来越受到人们的重

视。竹材是天然的薄壁中空筒体结构，限制了其使用。

竹材人造板是重要的包装用材料，将竹材制成竹材人

造板，有利于实现竹制品行业产业化发展。传统竹材

人造板的制备有切断、破竹等过程，均需要对竹材进

行切割。竹材最大直径约为 150 mm，传统切割锯床

多为圆锯，为顺利切割竹材需采用直径为 380 mm 的

圆锯，这使得锯床体积过大，且更换圆锯成本增大；

若锯床采用小直径圆锯，则需要圆锯运动为圆弧，

增大了锯切运动机构的复杂程度，增大了锯床体积

和制造成本。一般的，往复锯切割运动是锯片的往

复运动，使得往复锯存在不平衡往复惯性力，因此，

文中设计一种往复式竹材切割机机械臂，并设计其

中往复锯的平衡机构，消除往复锯本身的往复惯性

力，并进行仿真分析验证平衡效果，并进行关键零

部件的强度校核。 

1  双曲柄连杆机构分析及设计仿真 

往复式竹材切割机械臂，其核心部分为电动往复

锯。由于往复锯存在往复惯性力，锯及锯片产生周期

性振动，因而用普通往复锯锯切的竹材断口不平整，

存在毛边。此外往复锯的周期性振动还会产生 NVH
问题，导致往复锯机角架疲劳损耗，并降低了工人作

业的舒适度[1-2]。为提高往复锯锯切竹材的平整度，

提高竹材质量，并降低往复锯的 NVH 问题，需要从

源头上抑制往复锯振动，因此，文中设计的竹材切割

机械臂内的往复锯，应该带有平衡机构，抑制往复锯

的往复惯性力，从而降低锯的振动，并最终提高竹材

切割的质量。 

1.1  双曲柄连杆机构分析 

往复锯内部结构是曲柄滑块机构，当刀臂与曲柄

连接处为圆弧滑槽时，机构等效为曲柄连杆机构。曲

柄连杆机构运动不是正弦曲线，其加速度一般分解为一

阶、二阶等。其中一阶、二阶往复惯性力计算见式（1）。 

2 21
2

cos cos 2P mR m R         (1) 

式中：P 为惯性力估值；m 为往复质量；R 为曲

柄半径；λ 为曲柄连杆比；ω 为转速；α 为曲柄转过

的角度。发动机曲轴、连杆、活塞、活塞销组成的机

构是常见的曲柄连杆–滑块机构。以四缸发动机为例，

当发动机点火顺序是 1—3—4—2 时，发动机 1、2 缸，

3、4 缸相互抵消一阶往复惯性力，1、4 缸，2、3 缸

相互抵消全部往复惯性力矩，因而，当发动机连杆曲

柄比大于 2.5 以上时，忽略曲柄连杆机构三阶及以上

的往复惯性力，则丝杠发动机仅剩二阶往复惯性力。

一般为降低 NVH 水平，提升车辆乘坐舒适性，四缸

发动机配有转速为曲轴转速 2 倍的对向旋转的一对

平衡轴，以平衡二阶往复惯性力[3-6]。 
考虑往复锯，若刀臂上与曲柄连接处为圆弧滑槽

时，机构等效为曲柄连杆机构时，需要采用 2 对平衡

轴来平衡一阶、二阶往复惯性力，当刀臂上与曲柄连

接处为直线滑槽时，刀臂运动曲线为正弦曲线，此时

也需要 1 对对向旋转的平衡轴以平衡往复惯性力，平

衡轴机构较为复杂，因此往复锯不宜采用平衡轴作为

其平衡机构[7-9]。一种较好的平衡曲柄连杆机构往复

惯性力的方法：采用等效双曲柄连杆机构，其中一个

曲柄连杆机构驱动刀臂，另一个曲柄连杆机构驱动平

衡质量；当刀臂与平衡质量质心在同一水平面内，且

刀臂与平衡质量运动完全相同仅方向相反时，刀臂与

平衡质量的全部惯性力可以互相平衡。如图 1 所示是

曲柄连杆机构及双曲柄连杆机构简图，在双曲柄连杆

机构中，2 个曲柄连杆机构，运动方向相反[10-15]。 
 

 
 

图 1  曲柄连杆机构及双曲柄连杆机构 
Fig.1 Crank connecting rod mechanism and  

double Crank connecting rod mechanism 
 

1.2  双曲柄连杆机构设计 

根据平衡原理，在 SolidWorks 中建立机械臂核

心机构模型见图 2，机械臂核心机构由刀臂、上半曲

轴、下半曲轴、平衡质量、2 个滑动轴承和连接螺钉

组成。其中，刀臂为 2 段材料焊接而成。为降低往复惯

性力矩的产生，应当调整刀臂前臂相对后臂的位置以及

平衡质量的质心，使两者质心尽量在同一水平面内。 
 

 
 

图 2  机械臂核心机构 
Fig.2 Core mechanism of the manipulator 
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如图 3 所示是上半曲轴、下半曲轴和螺钉装配

体。下半曲轴上有凸台，上半曲轴上有一空心凸台，

曲轴间连接方式为铰链连接，螺钉的作用是将上、下

曲轴连为一体，并传递扭矩。 

 

 

 
图 3  曲轴装配体 

Fig.3 Crankshaft assembly 

 
由于滑动轴承及凸台改变了曲轴的质量分布，当

曲轴旋转时，会产生惯性力，因此，上、下曲轴上设

计有偏心质量，以平衡滑动轴承及凸台产生的惯性力

及力矩。刀臂、平衡质量、偏心质量的数据见表 1。 
往复锯等效的双曲柄连杆机构参数表 2。 

1.3  平衡效果验证 

为验证设计后的往复锯平衡机构对往复惯性力

的平衡效果，文中将在 SolidWorks 中建立的往复锯

核心机构模型保存为 Parasolid 格式，并导入 Adams
软件，建立连接。普通往复锯的额定转速一般设定

为 3 000 r/min，为提高竹材切削效率，文中设定往

复锯转速为 4 200 r/min，并在 Adams 中设定曲轴驱

动转速为 4 200 r/min。Adams 软件中求得的曲轴的

惯性力及力矩曲线见图 4，其中曲轴不平衡惯性力极

大值为 8.76 N，剩余的不平衡力矩为，其极大值为

0.081 N·m。 

 
表 1  曲轴装配体各结构参数 

Tab.1 Structural parameters of crankshaft assembly 

结构名称 质量/kg 偏心距
/mm 

相对质心
/mm 

刀臂 0.549 13.5 1.262 

平衡质量 0.544 −13.5 7.282 

上凸台及

滑动轴承
0.000 578 −15.0 11.739 

下凸台及

滑动轴承
0.025 7 15.0 −1 

上偏心 
质量 

0.009 41 −20.3 9 

下偏心 
质量 

0.012 7 15.0 11 

 
表 2  双曲柄连杆机构参数 

Tab.2 Parameters of double crank connecting  
rod mechanism 

曲柄长度/mm 等效连杆长度/mm 曲柄连杆比 

13.5 35 0.386 

 
在 Adams 中求得的刀臂、平衡质量及平衡后的

往复惯性力曲线见图 5。其中，刀臂往复惯性力极大

值为 225.68 N，极小值为 119.08 N。平衡质量的往复

惯性力极大值为 224.48 N，极小值为 118.26 N，刀臂

和平衡质量的往复惯性力数值基本相同。 

 

 
 

图 4  曲轴惯性力及力矩曲线 
Fig.4 Curves of crankshaft inertia force and torque 
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图 5  平衡效果验证结果曲线 
Fig.5 Curves of balance effect verification result 

 
图 5 中整个机构平衡后剩余的往复惯性力极大

值为 7.564 2 N，极小值为 6.777 3 N。剩余往复惯性

力与刀臂、平衡质量及曲轴剩余往复惯性力之间的关

系对应。往复锯平衡机构平衡了刀臂往复惯性力的

96.65%的力。往复锯剩余的不平衡力主要由曲轴产生，

其主要原因是没有考虑螺钉及螺钉安装孔对下半曲轴

上凸台和上半曲轴的质量及其分布产生的影响。显然，

往复锯剩余的往复惯性力数值较小。文中对刀臂和平衡

质量的质心均进行了调整，受限于机构布置空间等因

素，刀臂和平衡质量的质心未达到同一平面，其距离质

心相差约 6.06 mm，因为，整个机构存在未完全平衡的

往复惯性力矩，其计算值为 1.28 N·m，数值较小。 

2  往复锯关键零部件有限元分析 

竹材切割机械臂往复锯的核心机构材质均采用

Q235，密度为 7 850 kg/m3、弹性模量为 210 Gpa、屈

服强度为 235 MPa、泊松比取 0.3。文中 Q235 的许用

应力值为 210 MPa。由于往复锯核心机构为整个机械

臂受力或应变最大的区域，因此，需要对核心机构零件

及内壳体进行有限元分析，求得其最大主应力，并进行

强度校核，确保往复锯核心机构零件满足强度要求。 

2.1 关键力估算及仿真计算 

由参考文献[15—16]可知，往复锯的锯切力受到锯

齿数的影响最大，进给速度次之，锯的转速影响最小，

且锯切力与锯切线速度成反比。参考文献[15]选择往复

锯电机功率为 0.62 kW，当往复锯转速为 4 200 r/min时，

其平均线速度为 1.89 m/s；当圆锯转速为 2 800 r/min时，

其锯齿中点线速度为 33.72 m/s，圆锯锯切力为 12.09 N，

因此，估计的往复锯平均锯切力为 215.7 N。在 Adams
中测得，往复锯在转速为 4 200 r/min 时的锯切最大线

速度为 7.2 m/s。在锯切时，锯切线速度影响了单位时

间内的切削齿数进而影响锯切力的大小，因此文献

[15—16]近似认为往复锯锯片线速度与锯切力呈反比

关系，且当锯切线速度达到最大值时的锯切力为 0，因

而估计的往复锯最大锯切力为 291.92 N，取整数后即为

300 N。Adams 中上下曲轴受力曲线仿真结果[15-16]见图

6，图 6 中受力分析均是往复锯在空载时的仿真结果。 
图 6 中，上半曲轴与滑动轴承接触面受到的力在

x 轴方向上的分力有极大值为 239.54 N，此时对应 y
轴方向上的分力为 0.056 2 N；在 x 轴方向上的分力有

极小值为 120.483 1 N，对应的 y 轴方向上的分力有极

大值为 61.739 7 N。显然由于往复锯机构是等效的曲柄

连杆机构，使得上半曲轴受到了刀臂施加的 y 轴方向的

力。上半曲轴与下半曲轴连接处的受力其极值为

25.577 7 N。下半曲轴受到的上半曲轴施加的力矩的极

值为 3.852 N·m，当上半曲轴与滑动轴承接触面受力在

y 轴方向分力取值为 0 时，传递的扭矩值为 0.102 N·m。 

2.2  刀臂有限元分析 

刀臂虽然是运动件，但在 Ansys 软件中仍然可以将

其作为静态结构进行有限元分析，其受力均取最大值。

为使刀臂仿真结果更接近实际情况，在刀臂导入 Ansys
软件前，应在刀臂上添加虚拟凸台，位置在刀臂与滑动

轴承的连接处，虚拟凸台与刀臂作为整体进行分析，为

使得网格划分更准确，刀臂零件中，凸台、刀臂、前臂

和焊接处应当分开进行网格划分，网格采用四面体网格。 
刀臂上添加的受力主要包括加速度和前臂上的受

力。考虑往复锯锯片也存在往复惯性力，因此刀臂添加

的受力大小等于 2.1 节计算出的往复锯切削力的最大值

加上锯片往复惯性力的最大值，锯片往复惯性力的最大

值估算为刀臂往复惯性力的极大值。刀臂进行有限元分

析后的应力云图见图 7（其中虚拟凸台已隐藏），图 7
中最大主应力的极大值为 37.672 MPa，远小于 Q235 许

用应力 210 MPa。 
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2.3  上半曲轴有限元分析 

上半曲轴受到刀臂经滑动轴承传递的力、平衡质量

经滑动轴承传递的力。将刀臂模型导入 Ansys 作为静态

结构分析，为使网格划分效果更好，将上半曲轴上、下

凸台及本体分开进行网格划分，且网格划分以四面体 

主导。由于上半曲轴下凸台的受力均传递至下半曲轴凸
台上，为保障仿真结果与实际相符，文中在下凸台内连
接凹槽内增加单独划分网格的虚拟凸台，并使虚拟凸台
与上半曲轴模型一同进行有限元分析，其中，虚拟凸台
与上半曲轴的下表面接触处，并保留 0.1 mm 间隙。仿
真结果见图 8。 

 

 
 

图 6  曲轴受力曲线 
Fig.6 Force curve of crankshaft 

 

 
 

图 7  刀臂应力云图 
Fig.7 Stress contour of arm 

 

 
 

图 8  上半曲轴应力云图 
Fig.8 Stress contour of upper crankshaft 
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在进行有限元分析时，上半曲轴材质选择 Q235，
上半曲轴受力主要有刀臂施加的力、平衡质量的惯性

力和上半曲轴自身旋转的惯性力。其中，刀臂施加的

力包括刀臂、锯片的惯性力和切削力。由图 6 可知，

往复锯空载时，上半曲轴受到的刀臂惯性力呈周期性

变化，由于往复锯机构等效为曲柄连杆机构，因而上

半曲轴在 x 轴方向受力到达极小值时，其在 y 轴方向

受力同时到达极值，因此，有限元分析时上半曲轴分

别在 x 受力取得极大值及极小值时进行有限元分析，

且当上半曲轴在 x 轴受力取得极小值时，近似认为此

时的锯切力等于最大锯切力。 
图 8a 是上半曲轴在 x 轴受力到达极大值时的应

力云图，图 8b 是上半曲轴在 x 轴受力到达极小值时

的应力云图（其中虚拟凸台已隐藏）。由上半曲轴的

有限元分析可知，上半曲轴最大主应力的最大值为

67.847 MPa，远小于 Q235 的许用应力 210 MPa，且

上半曲轴上凸台为薄弱环节。从图 8b 中可看到，上

半曲轴螺钉孔实现了曲轴间力矩的传递作用。 

2.4  下半曲轴有限元分析 

下半曲轴，主要受力是自身的旋转惯性力及上半

曲轴施加的力。由于 Adams 是将物体作为刚体进行

受力分析，因此如图 6 所示，在往复锯空载时，上半

曲轴施加给下半曲轴的力在 x 轴是周期性的正弦力，

在 y 轴是周期性余弦力，力的极值为 25.577 7 N。上

半曲轴施加的力近似认为是上半曲轴旋转的惯性力引

起的。显然，下半曲轴凸台与上半曲轴凸台配合在一起，

共同参与受力形变，因此直接采用 Adams 仿真结果作

为下半曲轴受力分析结果与实际情况不相符合。 
在进行有限元分析时，应当在上半曲轴模型上添

加虚拟凸台，其形状与上半曲轴接触处相同，且下半

曲轴凸台与上半曲轴下表面接触处时应留有空隙，下

半曲轴与上半曲轴应保留螺钉的配合关系，虚拟凸台

与下半曲轴应一同进行有限元分析，网格划分的方法

是将下半曲轴分为 8 段，并与虚拟凸台一起分别进行

六面体网格划分。在有限元分析时，将刀臂施加的力

的作用点设置在虚拟凸台上更符合实际情况。模型主

要受力有虚拟凸台受到的平衡质量惯性力、上半曲轴

旋转的惯性力、刀臂传递的刀臂和锯片惯性力以及最

大切削力。参考上半曲轴有限元分析，下半曲轴分析

也分为当刀臂与滑动轴承接触面受力取得极大值和

极小值时的 2 种情况。 
当下半曲轴在刀臂与滑动轴承接触面受力取得

极大值和极小值时的有限元分析应力云图（虚拟凸

台已隐藏）见图 9a—b，测得的主应力极大值

为 70.645 MPa，远小于 Q235 的许用应力值 210 MPa。
下半曲轴的薄弱环节是凸台与曲柄比的连接处。 

2.5  往复锯内壳体有限元分析 

SolidWorks 中建立的往复锯内壳体模型见图 10。
内壳体左中位置凹槽装配有深沟球轴承，并将往复锯

曲轴的力传递给内壳体。内壳体结构过于复杂，因而

直接对内壳体进行有限元分析，网格划分复杂，且过

于消耗计算资源。考虑到内壳体主要受力点在其左中

凹槽处，离主要受力点较远处应变一般较小，因而，

应当对内壳体进行简化处理后再进行有限元分析。 
内壳体简化模型网格划分方法以六面体主导，其

受力主要有滑动轴承施加的水平方向力及力矩，力的

大小为曲轴不平衡力与切削力最大值之和，其大小取

310 N，力矩为往复锯不平衡力矩与切削力对内壳体

受力点力矩之和，内壳体所受力作用于面，因此取受

力面上最远处作为计算力矩的作用点，力矩数值

为 7.6 N·m。为使得有限元分析更靠近真实情况，在

内壳体配合轴承处添加虚拟空心壳体作为力的传递

中介，并与外壳体一同进行有限元分析，空心壳体壁

厚为深沟球轴承的壁厚，其数值为 4 mm。 
壳体简化模型正面及背面的应力云图见图

11a—b（其中虚拟凸台已隐藏），其最大主应力数值

的最大值为 34.026 MPa，远小于 Q235 的许用应力值

201 MPa。 

 

 

 
图 9  下半曲轴受力应力云图 

Fig.9 Stress contour of lower crankshaft 
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图 10  往复锯内壳体模型 

Fig.10 Model of reciprocating saw inner shell  
 

3  竹材切割机械臂模型 

3.1  相关零部件选型 

为便于竹材切割机械臂往复锯在供电及在停电状

态下工作，采用 24 V 永磁无刷电机进行驱动，并使用 

24 V 转换电源或锂离子电池电源供电，电机与往复锯

曲轴间采用带惰轮的斜齿轮变速器传动，其中，主动齿

轮齿数选择 47 齿，惰轮选择 23 齿，从动齿轮选择 41
齿；主动齿轮与惰轮、从动齿轮与惰轮齿数分别互质。 

主材切割机械臂其他外购件包含无刷电机、步进

电机、直线轴承及光杆、滚珠丝杠、深沟球轴承等。

各零件在机械臂中的应用见第 3.3 节。 

3.2  竹材切割机械臂模型 

在 SolidWorks 中建立的竹材切割机械臂模型见

图 12。图 12a 为机械臂整体结构，图 12b 为往复锯

模型。其中，往复锯机支架与导轨盒之间由光轴和直

线轴承连接，横向移动由步进电机带动滚珠丝杠实 
现。往复锯由双曲柄滑块机构、齿轮机构、内壳体、

永磁无刷电机、散热风扇和外壳体等组成。 
竹材切割机械臂的工作原理：夹具固定竹材后，

永磁无刷电机经变速器带动往复锯工作，使得锯片往

复运动，同时步进电机驱动滚珠丝杠，使得往复锯做

横向进给运动，从而完成竹材切割。 

 
 

图 11  壳体简化模型应力云图 
Fig.11 Stress contour of simplified shell model 

 

        
   

           a  机械臂整体结构                                 b  往复锯模型 
 

图 12  竹材切割机械臂模型 
Fig.12 Model of bamboo cutting manipulator 
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3.3  竹材切割机械臂工程图及分析 

竹材切割机械臂及往复锯的工程图见图 13a—b。
分析机械臂运动可得，机械臂主要运动为往复锯做横 

向进给运动，同时往复锯锯片做往复运动，因而竹

材切割机械臂有 2 个自由度，需要 2 个原动件协同

驱动，以实现竹材切割功能。 
 

 
 

图 13  竹材切割机械臂工程图 
Fig.13 Engineering drawing of bamboo cutting manipulator 
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4  结语 

文中设计了一种竹材切割机械臂，其原理是通过

永磁无刷电机经斜齿轮变速器带动往复锯实现锯切

运动，用过步进电机带动滚珠丝杠实现机械臂的切削

的进给运动。针对往复锯存在的往复惯性力，设计了

平衡机构，经 Adams 仿真验证了其平衡效果较好。

对刀臂、上半曲轴、下半曲轴等往复锯核心机构零件

及内壳体进行了有限元分析，并求得了其最大主应力

极值。经验证，刀臂、上半曲轴、下半曲轴及内壳体

最大主应力极大值均远小于 Q235 许用应力值，因此

往复锯核心机构零件及内壳体均满足强度条件。 
由于布置空间及成本的考虑，该平衡机构剩余

1.28 N 的不平衡力矩未平衡，但其数值较小，后期可

对此进行进一步改进。 
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