
２０１６年 １０月 农 业 机 械 学 报 第 ４７卷 第 １０期

ｄｏｉ：１０．６０４１／ｊ．ｉｓｓｎ．１０００１２９８．２０１６．１０．００６

打结器割绳脱扣机构与绕绳机构作用分析与改进设计

熊　亚１　李海涛１，２　陈龙健１　张绍英１　魏文军１　韩鲁佳１

（１．中国农业大学工学院，北京 １０００８３；２．中国农业大学现代农业装备优化设计北京市重点实验室，北京 １０００８３）

摘要：针对打结器脱扣失效和刚性碰撞的问题，分析割绳脱扣机构与绕绳机构的相互作用机理，仿真刀臂的受力

形变，得到刀臂沿打结嘴轴方向的刚度为８０１０５Ｎ／ｍｍ，脱扣凹槽与打结嘴的过盈量合理设计范围应为［０３８ｍｍ，
０５９ｍｍ］；同时得到最大正压力下割刀在刀臂变形后与 Ｏｘｙ、Ｏｘｚ和 Ｏｙｚ平面夹角变化分别为０６５９°、０４７５９°和
０４５５５°，这为割刀安装补偿量提供数据支持；依据刚 柔碰撞原理，设计一种弹性化打结嘴轴系，仿真得到该轴系

使脱扣凹槽 打结嘴首次接触力在脱扣和回程阶段分别比原轴系减小４６３％和８３９％，因此该方案可减轻碰撞，同
时具备提升脱扣率的优点，最后成功试制样品，实际打捆试验证明了该方案的可行性。
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　　引言

打结器是打捆机的核心部件，其结构复杂，工作

环境恶劣［１－３］。打结器工作时偶尔会出现被捆绳缠

裹的现象，会引起打结嘴被折断、齿盘打齿以及刀臂

变形等严重后果［４］。导致这一现象的原因包括割

绳失败和脱扣失效。李双［３］仿真了打结嘴和刀臂

之间的接触力，并对打结嘴和刀臂进行了强度分析

和疲劳分析。熊亚等［４－５］研究了割绳脱扣机构的设

计依据与凸轮磨损。尹建军等［６－９］研究了打结器动

作参数匹配问题。张安琪等［１０－１２］分析了捆绳张力

和打结嘴受力。ＷＲＩＧＨＴ等［１３］设计了新型倾斜式

锯齿状割刀，具有防止捆绳滑移的作用。李慧［１４］对

刀臂割刀的安装角和刃口角与割绳力关系进行了试

验分析。但是目前还没有对割绳脱扣机构与绕绳机

构相互作用及其对脱扣影响进行相关研究与改进设

计的报道。

本文针对脱扣失效和刚性碰撞问题，分析割绳

脱扣机构与绕绳机构的相互作用机理，研究刀臂受

力变形后脱扣凹槽和割刀的位置角度变化，设计弹

性化打结嘴轴系以减轻碰撞并提高脱扣率，仿真验

证改进前后碰撞接触力变化，最后试制改进轴系，进

行实际打捆试验以验证方案的可行性。

１　研究背景及两机构的配合

１１　研究背景
脱扣失效其中一个原因是：若打结嘴滚子压板

压力过大，会导致绳环末端被紧咬而无法脱下，但这

可以通过调节压板弹簧的压力来解决。而脱扣时，

绳环若被脱扣凹槽与打结嘴下表面夹住甚至滑落到

脱扣凹槽背面，也会导致无法顺利脱扣，这包含２种
情况：打结器工作一段时间之后，脱扣凹槽会出现比

较明显的磨损，脱扣凹槽的磨损和刀臂的弯曲变形

均会导致脱扣凹槽与打结嘴下表面产生间隙从而夹

住绳环；若绕绳后，绳环滑落在打结嘴上的位置靠近

滚子一侧，则脱扣时，脱扣凹槽首次与打结嘴的接触

位置可能刚好处于绳环位置，会导致绳环被脱扣凹

槽和打结嘴夹住，如图１所示。为了在一定范围内
避免磨损和变形而产生间隙对脱扣的影响以及使脱

扣凹槽首次与打结嘴的接触位置高于绳环位置，安

装时，刀臂上的脱扣凹槽需要与打结嘴下表面有一

定的过盈量使其紧密配合，并且，过盈越大，则脱扣

成功率越高。

根据文献［１４］的试验，不考虑刀臂变形，割刀
安装角φ为０°和割刀刃口角 θ为４５°时，割绳力和
刃口长度均为最优。但实际工况下，过盈量会使高

图１　脱扣凹槽与打结嘴夹住绳环
Ｆｉｇ．１　Ｔｗｉｎｅｃｌａｍｐｅｄｂｙｗｉｐｅｒａｎｄｂｉｌｌｈｏｏｋ

１．打结嘴　２．绳环　３．脱扣凹槽
　
刚度的刀臂和打结嘴产生扭曲变形，从而会产生很

大的正压力和摩擦力。刀臂变形和脱扣凹槽的磨损

会影响脱扣凹槽与打结嘴的配合以及割刀的空间位

置。刀臂结构复杂，很难通过理论计算得到其应力

应变关系，因此，仿真研究刀臂受力对脱扣凹槽和割

刀空间位置的影响十分必要，通过仿真可以确定脱

扣凹槽与打结嘴的合适过盈范围，也可以利用割刀

位置角度变化为其设置补偿量以获得最优割绳效

果。

由于刀臂速度快，刀臂和打结嘴刚度过大，脱扣

时脱扣凹槽与打结嘴会产生较大的刚体对刚体的碰

撞，从而加剧脱扣凹槽与打结嘴的磨损和疲劳，降低

零部件的使用寿命。不仅如此，过盈量在实际使用

时并不容易调节，微小的偏差会带来较大的正压力

和摩擦力变化，为保证紧密贴合往往会使其偏大，因

而调节完成后的一段时间部件磨损严重。图２为连
续工作约１０ｈ后ＲＳ３７７０型打结器刀臂的脱扣凹槽
磨损照片。

图２　脱扣凹槽的磨损
Ｆｉｇ．２　Ｗｅａｒｏｆｗｉｐｅｒ

　
综上所述，在不影响打结嘴绕绳的情况下，寻找

提高脱扣率并且减轻脱扣凹槽对打结嘴碰撞的方法

具有实际意义。

１２　两机构的配合
图３为打结嘴轴系剖视图，打结嘴轴依靠其下

部的轴肩和与其固连的打结嘴锥齿轮下端面与机架

配合实现轴向定位。蓝色的弧线为以刀臂轴中心线

为中心点拟合打结嘴下表面中间段得到的曲线———
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“打结嘴 刀臂圆弧”，由此可知打结嘴下表面中间

段与脱扣凹槽的路径一样，均是以刀臂轴中心线为

中心的圆弧，且测得其直径 ｄｍ为２６０ｍｍ。另外，从
剖视图可以看出打结嘴嘴尖处曲线向上扬起，其设

计目的是为了让回程时的脱扣凹槽顺利通过打结嘴

返回到初始位置以免发生干涉。

图３　打结嘴轴系剖视图
Ｆｉｇ．３　Ｓｅｃｔｉｏｎｄｒａｗｉｎｇｏｆｂｉｌｌｈｏｏｋｍｅｃｈａｎｉｓｍ

１．打结嘴轴　２．打结嘴锥齿轮　３．机架　４．脱扣凹槽　５．锥齿

轮轴销　６．轴肩　７．打结嘴
　

２　刀臂受力 形变的仿真分析

２１　刀臂的刚度与脱扣凹槽的位置变化
为了分析脱扣凹槽和割刀的空间位置在负载下

的变化情况，本文利用有限元分析软件ＡＮＳＹＳ１３０
对刀臂进行受力 形变分析，从而可以确定脱扣凹槽

与打结嘴的合适过盈范围以及割刀位置角度的合适

补偿量。

刀臂在割绳脱扣时的受力分析如图４所示，脱
扣凹槽与打结嘴下表面接触产生正压力 Ｅ，由于打
结嘴下表面是以刀臂轴为中心的圆弧，所以 Ｅ必经
过圆心并指向圆外，脱扣凹槽与打结嘴会因此产生

摩擦力Ｃ１（沿“打结嘴 刀臂圆弧”的切线且与刀臂

运动方向相反），拨绳时会有绳环阻力 Ｃ２，也会受到
割绳阻力Ｄ，均与刀臂运动方向相反，刀臂的另一端
被滚子推动，设推力为Ｂ。

根据《纽荷兰 ＢＣ５０７０小方捆打捆机说明书》，
脱扣凹槽应与打结嘴下表面产生摩擦，且标准安装

时摩擦力应该为３５２８～５１９４Ｎ（ｇ＝９８Ｎ／ｋｇ）。
由于打结嘴为铬钢［１５］，根据本课题组的最新材料含

碳量分析，刀臂为高碳钢，查表可知钢与钢的动摩擦

因数为０１，因此，脱扣凹槽与打结嘴标准安装时的
正压力Ｅ应为３５２８～５１９４Ｎ（ｇ＝９８Ｎ／ｋｇ）。同

图４　刀臂受力分析图
Ｆｉｇ．４　Ｆｏｒｃｅａｎａｌｙｓｉｓｄｉａｇｒａｍｏｆｗｉｐｅｒ
１．刀臂轴中心　２．刀臂　３．打结嘴轴

　
时根据材料设置刀臂密度为７８１ｇ／ｃｍ３，弹性模量
为２００ＧＰａ，剪切模量７９ＧＰａ，泊松比０２５。其边界
条件和边界载荷的施加情况如图５所示，设置坐标
系ｙ沿打结嘴轴向下，ｘ为脱扣凹槽回程时的运动
方向；刀臂绕刀臂轴转动，设为旋转副 Ａ；Ｃ１和 Ｃ２方
向一致，合并为Ｃ，其中 Ｃ１取其最大值（５１９Ｎ），Ｃ２
为估计值（６０Ｎ）；Ｅ也取最大值（５１９４Ｎ），同时不
考虑绳环的影响；Ｄ根据文献［１０］试验结果，设定
为２２Ｎ；以上所有力均为刀臂的负载，不考虑刀臂
加速度和轴孔旋转摩擦力等，刀臂滚子推力 Ｂ以轴
孔为中心形成的扭矩与以上负载形成的扭矩相等，

因此Ｂ满足
（Ｃ＋Ｄ）ｌＯＣ＋ＥｌＯＥ＝ＢｌＯＢ

式中ｌＯＣ、ｌＯＥ和ｌＯＢ分别为载荷Ｃ、Ｅ和Ｂ相对刀臂轴
中心的力臂；Ｅ经过刀臂轴中心，因此 ｌＯＥ为零；同
理，脱扣凹槽 打结嘴摩擦力与圆弧相切，所以ｌＯＣ＝
０５ｄｍ＝１３０ｍｍ；测量得到ｌＯＢ为５２ｍｍ；由此得到 Ｂ
为３３４８５Ｎ。

图５　刀臂有限元分析边界条件和边界载荷
Ｆｉｇ．５　ＢｏｕｎｄａｒｙｌｏａｄｓａｎｄｃｏｎｄｉｔｉｏｎｓｆｏｒｗｉｐｅｒＣＡＥ

　
载荷和边界条件确定之后，选择中等光滑精度

等级划分得到２６９００８个网格，运行后，得到的刀臂

６４ 农　业　机　械　学　报　　　　　　　　　　　　　　　　　２０１６年



等效应力矢量图如图６ａ所示。除去割刀与刀臂接
触处应力最大外，刀臂本身中部拐角处应力集中，最

大值为１５８２４ＭＰａ。
图６ｂ为脱扣凹槽沿ｙ轴方向的形变，脱扣凹槽

中心处变形量εｙ约为０５９ｍｍ，即脱扣凹槽沿与其
运动圆弧垂直向外方向的变形量，此值关系到脱扣

凹槽与打结嘴的过盈量δ的设定。改变仿真轴向可
得脱扣凹槽中心处总变形量约为０７４ｍｍ；脱扣凹
槽中心处沿 ｚ轴的变形量 εｚ约为０４１ｍｍ，此值表
示在此负载下脱扣凹槽沿与其运动平面垂直的方向

的位置变化，此值影响脱扣凹槽与打结嘴沿 ｚ向的
配合，越小则表示打结嘴越靠近脱扣凹槽的中心处；

同样，脱扣凹槽中心处沿 ｘ轴方向的变形量 εｘ约为
０１７ｍｍ，此值表示脱扣凹槽沿其运动方向的形变，
但并不影响其与打结嘴的配合。

图６　刀臂有限元分析结果
Ｆｉｇ．６　ＣＡＥｓｉｍｕｌａｔｉｏｎｒｅｓｕｌｔｓｏｆｗｉｐｅｒ

　

正压力是导致ｙ轴向应变的主要因素，因此，有
必要确定刀臂沿此方向的受力 形变；改变正压力Ｅ
（从３５２８Ｎ到５１９４Ｎ，间隔３３Ｎ）和相应的Ｃ和Ｂ
大小，仿真多次得到对应的 εｙ，绘制试验结果点坐
标，如图７所示，利用最小二乘法进行线性拟合，决
定系数Ｒ２＝０９９９，表明在此压力范围内，其具有良
好的线性关系，得到正压力Ｅ与εｙ的关系

Ｅ＝８０１０５εｙ＋４９７２６

图７　刀臂刚度测试Ｅ εｙ曲线

Ｆｉｇ．７　ＣｕｒｖｅｏｆｗｉｐｅｒｓｔｉｆｆｎｅｓｓｔｅｓｔＥ εｙ
　
式中系数８０１０５Ｎ／ｍｍ即为刀臂沿 ｙ方向的

刚度ｋｙ。在上述正压力范围（３５２８～５１９４Ｎ）内，
由εｙ的变化范围可推测脱扣凹槽与打结嘴的过盈 δ
设计范围应为［０３８ｍｍ，０５９ｍｍ］。
２２　割刀的角度变化

为了研究割刀位置角度变化，选定割刀上３点
Ａ、Ｂ、Ｃ（图８ａ），并建立坐标系如图８ｂ所示，测定其
沿ｘ、ｙ、ｚ的位置变化即可求得割刀角度的变化，再
根据三点的原坐标可算得刀臂形变后的坐标，如

表１所示。

图８　割刀位置变化分析
Ｆｉｇ．８　Ａｎａｌｙｓｉｓｏｆｋｎｉｆｅｐｏｓｉｔｉｏｎｃｈａｎｇｅｓ

　
表１　割刀位置变化

Ｔａｂ．１　Ｐｏｓｉｔｉｏｎｃｈａｎｇｅｓｏｆｋｎｉｆｅ

点 原坐标／ｍｍ 变化后坐标／ｍｍ

Ａ （３０，－３５，０） （３０３７９，－３４３２８，０２９５）

Ｂ （４０，－２７２，０） （４０２４８，－２６４３８，０４３９）

Ｃ （０，０，０） （０１６６，０４８８，０３４４）

　　如图８ｂ所示，刀臂形变后后割刀平面法矢量 ｎ
可表示为

ｎ＝ｕ×ｖ
式中　ｕ———Ａ′到Ｂ′的向量

ｖ———Ａ′到Ｃ′的向量
刀臂变形后割刀与 Ｏｘｙ平面夹角变化量 ΔθＯｘｙ

为矢量ｎ与Ｏｘｙ平面法矢量 ＮＯｘｙ的夹角，根据矢量
运算，有
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ΔθＯｘｙ＝ ０－ａｒｃｃｏｓ
ｎ·ＮＯｘｙ
｜ｎ｜｜ＮＯｘｙ｜

运算后得到 ΔθＯｘｙ＝０６５９°；同理，得到刀臂变
形后割刀与Ｏｘｚ平面夹角变化量 ΔθＯｘｚ＝０４７５９°；
与Ｏｙｚ平面夹角变化量 ΔθＯｙｚ＝０４５５５°，这为割刀
安装补偿量提供了数据支持。

３　割绳脱扣机构与绕绳机构相互配合的改
进设计

　　改进要求：第一，减轻脱扣凹槽与打结嘴的碰
撞；第二，不改变摩擦力的前提下，适当提高脱扣凹

槽相对绳环位置，从而提高脱扣率。相关研究表明，

在刚 柔碰撞中，柔性体的刚度增大则接触力增大且

峰值出现的相位提前［１６－１７］，即刚 柔碰撞比刚 刚碰

撞的碰撞力、振动和磨损要小。鉴于以上目的和要

求，本文的改进思路是使刚性的打结嘴轴系弹性化。

打结嘴轴系弹性化的改进目标是在现有轴系上安装

弹簧使打结嘴可沿轴向做弹性运动，并且尽量减小

对其他动作的影响，例如，需要保证打结嘴位置变化

不影响绕绳。

设计的弹性打结嘴轴系如图９ｂ所示，对比现有
轴系结构（图９ａ），方案采用压簧提供弹性力；为了
安装压簧，将打结嘴锥齿轮裙部切断去掉，同时在打

结嘴轴中部位于锥齿轮柱销下方位置开孔，从而可

以利用所配合的压簧轴销限制压簧另一端。与现有

打结嘴锥齿轮的固定方式相似，上述的压簧柱销与

打结嘴柱销孔为过盈的配合方式。由于打结嘴锥齿

轮与齿盘不连续锥齿轮啮合为打结嘴绕绳提供动

力，齿盘结构不变，则打结嘴锥齿轮的轴向位置不可

改变。考虑到原打结嘴锥齿轮上端面并未与机架接

触，有一定的间隙，因此，改进时，在此间隙处安装与

间隙长度相同的轴套，从而可以保证打结嘴锥齿轮

不会向上滑移；同理，为了不让锥齿轮向下滑移，安

装压簧时使其具有一定的预紧力。具有一定预紧力

的压簧同时使打结嘴轴在脱扣时位于最低的轴向位

置，保证此时脱扣凹槽与打结嘴的过盈量最大。为

了使打结嘴轴可沿轴向运动同时保证锥齿轮始终维

持在原有轴向位置，需要在原有的锥齿轮柱销孔里

向上扩孔形成行程槽。

改进后的弹性打结嘴轴系２个关键工作状态如
图１０所示。图１０ａ为脱扣过程中脱扣凹槽恰好与
打结嘴接触，此时打结嘴轴在弹簧力的作用下位于

最低位置，脱扣凹槽与打结嘴达到最大过盈；随着脱

扣凹槽的拨动，打结嘴逐渐被顶起，图１０ｂ为脱扣过
程中，脱扣凹槽位于“打结嘴 刀臂圆弧”段时，打结

嘴被顶到最高位置，由于轴肩和行程槽下端的限位，

图９　打结嘴轴系弹性化改进的对比图
Ｆｉｇ．９　Ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎｏｆｏｒｉｇｉｎａｌｂｉｌｌｈｏｏｋｓｙｓｔｅｍ

ｗｉｔｈｅｌａｓｔｉｃｂｉｌｌｈｏｏｋｓｈａｆｔｓｙｓｔｅｍ
１．机架　２．打结嘴锥齿轮　３．行程槽　４．脱扣凹槽　５．轴套　

６．锥齿轮柱销　７．压簧　８．压簧柱销　９．轴肩
　

图１０　打结嘴轴系弹性化工作原理
Ｆｉｇ．１０　Ｗｏｒｋｉｎｇｐｒｉｎｃｉｐｌｅｏｆｅｌａｓｔｉｃｂｉｌｌｈｏｏｋｓｈａｆｔｓｙｓｔｅｍ
　
此时的打结嘴位置与改进前一样，因而，改进方案并

没有改变“打结嘴 刀臂圆弧”段时脱扣凹槽和打结

嘴的配合。设计的打结嘴轴肩与机架的最大间距Δ
等于锥齿轮柱销在行程槽中的最大位移，也等于压

簧柱销与机架的最大间距。因此，打结嘴轴位于最

低位置时，锥齿轮柱销和压簧柱销同时起到了限位

作用，而最高位置时，轴肩和锥齿轮柱销同时起到限

位作用。同样可以看出，改进后脱扣凹槽与打结嘴

的过盈比改进前增加 Δ，为 δ＋Δ。如上所述，过盈
有２个目的，改进方案中脱扣凹槽与打结嘴磨损后
会降低正压力 Ｅ，影响脱扣凹槽与打结嘴的配合力
度，但是弹簧的存在可以保证它们始终接触不致于
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产生间隙；另外改进后的过盈较大，使得脱扣凹槽高

于绳环的距离更大，从而使其受磨损的影响减小，因

此，改进方案可以在一定范围内提高刀臂使用周期。

４　改进方案的试验验证

４１　改进方案的试制
如上所述，打结嘴轴系弹性化需要改动的打结

器零部件有打结嘴轴和打结嘴锥齿轮，另外需要增

加压簧、压簧柱销和轴套。为了验证方案的可行性，

本文在９ＹＦＱ １５型打捆机上对其中一个 ＲＳ３７７０
型打结器进行改进试制，打捆机上的另一个打结器

起到了对照作用。

考虑到不影响绕绳及其他打结过程，Δ不宜过
大，本文取较大值１４３ｍｍ以验证其可行性。由于
打结嘴轴经过热处理加工过，其硬度很高，因此，本

文采用数控电火花线切割的方式加工行程槽孔和压

簧柱销孔。加工时，从原打结嘴轴的锥齿轮柱销孔

穿线，先向上扩孔加工出行程槽，然后再向下加工出

压簧柱销孔，因此，在行程槽和压簧柱销孔之间会有

一道工艺细缝，加工后得到的打结嘴轴如图１１ａ所
示。同样，也利用线切割的加工方式将打结嘴锥齿

轮裙部ｌｑ（１２ｍｍ长）割掉，得到的零件如图１１ｂ所
示。

图１１　打结嘴轴与锥齿轮的加工
Ｆｉｇ．１１　Ｍａｋｉｎｇｏｆｂｉｌｌｈｏｏｋｓｈａｆｔａｎｄｂｅｖｅｌｇｅａｒ

１．行程槽　２．压簧柱销孔
　

为达到明显减轻碰撞的作用，压簧的刚度需要

远小于刀臂沿ｙ方向刚度 ｋｙ，同时要保证绕绳后压
簧能回到最低位置，即弹簧力要大于一定值，为了确

定最小刚度范围，通过对不同刚度压簧进行实际调

试以选取最优方案。打结嘴轴直径为１５ｍｍ，为了
保证压簧的运动稳定不晃动，选取压簧中径为

１７６ｍｍ，丝径１４ｍｍ，分别测试不同自然状态高度
（２０、１８、１５、１２ｍｍ）的压簧，试验时２０、１８、１５ｍｍ的
压簧均能达到较好的效果，考虑到安装难度，最终选

高度ｈ０为１５ｍｍ的压簧，算得刚度ｋ＝４６０Ｎ／ｍｍ。

打结嘴处于最低位置时压簧弹力 Ｆ０和打结嘴被顶
到最高端时压簧弹力Ｆ１分别为

Ｆ０＝ｋ［ｈ０－（ｌｑ－ｄｙ）］＝３２２Ｎ
Ｆ１＝ｋ［ｈ０－（ｌｑ－ｄｙ－Δ）］＝３９１Ｎ

式中　ｄｙ———压簧柱销孔直径，取４ｍｍ
４２　接触力仿真对比试验

为了验证弹性化打结嘴轴系具有减轻碰撞的作

用，在ＡＤＡＭＳ中设计了接触力对比仿真试验。将
模型导入软件之后，删去多余部件，将所有材料均设

为钢铁。如图１２所示，齿盘转速设为９０ｒ／ｍｉｎ［４］，
分别将齿盘与刀臂滚子、脱扣凹槽与打结嘴和压簧

柱销与机架设为３Ｄ接触，算法为 ｉｍｐａｃｔ［１８］。依据
文献［１９］，设置接触参数如下：刚度１×１０５Ｎ／ｍｍ、
碰撞指数 １５、阻尼系数 ５０Ｎ·ｓ／ｍｍ、穿透值
０１ｍｍ。根据刀臂受力 形变的仿真结果，替换性地

在原打结嘴轴系的打结嘴轴上添加刚度为 ｋｙ的弹
簧力；类似地，在弹性化打结嘴轴系的打结嘴轴上添

加可变刚度的弹簧力，即位移为［０，Δ］时，弹簧刚
度为ｋ，位移大于Δ，弹簧刚度为ｋｙ，同时设置弹簧预
紧力Ｆ０。

图１２　ＡＤＡＭＳ中接触力仿真的设置
Ｆｉｇ．１２　ＣｏｎｔａｃｔｆｏｒｃｅｓｉｍｕｌａｔｉｏｎｓｅｔｔｉｎｇｉｎＡＤＡＭＳ

　
运行后得到改进前、后轴系分别在脱扣和回程

阶段脱扣凹槽与打结嘴的接触力，如图１３所示，其
中，蓝色和红色曲线分别为改进前和改进后轴系的

结果。红色曲线比蓝色曲线超前且持久，这是因为

改进后轴系与打结嘴过盈增大，会提前接触，并持续

较久。在脱扣阶段（左侧曲线），原轴系与打结嘴的

首次接触力约２０１Ｎ，而改进后轴系约１０８Ｎ，比改
进前减小４６３％；在回程阶段更为明显，原轴系与
打结嘴的首次接触力约 ４２３Ｎ，而改进后轴系约
６８Ｎ，比改进前减小８３９％。其他阶段两曲线吻合
较好，红色曲线略大于蓝色是因为弹簧存在预紧力

Ｆ０。另外，与文献［２０］结论一致，弹性化打结嘴轴
系与打结嘴刚接触时曲线存在小幅高频波动，即刚

柔碰撞存在明显的多次碰撞。
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图１３　２种打结嘴轴系接触力仿真结果
Ｆｉｇ．１３　Ｓｉｍｕｌａｔｉｏｎｒｅｓｕｌｔｓｏｆｃｏｎｔａｃｔｆｏｒｃｅｆｏｒｔｗｏ

ｂｉｌｌｈｏｏｋｓｙｓｔｅｍ
１．改进后轴系脱扣时首次接触力　２．原轴系脱扣时首次接触力

３．改进后轴系回程时首次接触力　４．原轴系回程时首次接触力
　
４３　改进方案的可行性验证试验

各部件准备完成之后，将它们装配在 ＲＳ３７７０
型打结器上，如图１４所示。装配后调试，机器运转
良好，图１４ａ为脱扣凹槽未与或恰好与打结嘴接触
时状态，对应图１０ａ，此时打结嘴轴处于最低位置；
图１４ｂ为打结嘴被顶起时的状态，对应图１０ｂ。

图１４　调试中的弹性化打结嘴轴系
Ｆｉｇ．１４　Ｄｅｂｕｇｇｉｎｇｏｆｅｌａｓｔｉｃｂｉｌｌｈｏｏｋｓｈａｆｔｓｙｓｔｅｍ

１．轴套　２．压簧　３．压簧柱销
　
调试之后进行实际打捆试验，以验证改进方案

具备正常打结作业的功能。以玉米秸秆为原料，在

中国农业大学工学院地下实验室进行近４ｈ的连续
打捆作业，打捆试验现场如图１５所示，右上为工作
中的弹性化打结嘴轴系。

近４ｈ的打捆试验，两打结器均运行良好，均未
出现成结失败等现象，图１６为草捆上两不同打结嘴
轴系所得的绳环，两绳环和绳结并无明显差异，因

　　

此，在具备减轻碰撞和提高脱扣率等优点的同时，试

验证明改进的弹性化打结嘴轴系不会影响其他环节

的作业，可以正常工作。

图１５　弹性化打结嘴轴系打捆试验
Ｆｉｇ．１５　Ｂａｌｉｎｇｔｅｓｔｆｏｒｅｌａｓｔｉｃｂｉｌｌｈｏｏｋｓｈａｆｔｓｙｓｔｅｍ

　

图１６　２种打结嘴轴系成结对比
Ｆｉｇ．１６　Ｋｎｏｔｔｉｎｇｃｏｍｐａｒｉｓｏｎｏｆｔｗｏｂｉｌｌｈｏｏｋｓｙｓｔｅｍ
１．弹性化打结嘴轴系所得绳结　２．原轴系所得绳结

　

５　结论

（１）分析割绳脱扣机构与绕绳机构的相互作
用，在ＡＮＳＹＳ中研究了刀臂的受力 形变，得到刀臂

沿ｙ方向的刚度 ｋｙ为８０１０５Ｎ／ｍｍ，在正压力范围
（３５２８～５１９４Ｎ）内，脱扣凹槽与打结嘴的过盈 δ
设计范围应在［０３８ｍｍ，０５９ｍｍ］以内；在最大正
压力下，割刀在刀臂变形后与 Ｏｘｙ、Ｏｘｚ和 Ｏｙｚ平面
夹角变化分别为０６５９°、０４７５９°和０４５５５°，这为
割刀安装补偿量提供了数据支持。

（２）依据刚 柔碰撞改进设计了弹性化打结嘴

轴系，仿真得到该轴系使脱扣凹槽 打结嘴首次接触

力在脱扣和回程阶段分别比原轴系减小４６３％和
８３９％，因此该方案可减轻碰撞，同时具备提升脱扣
率的优点；最后成功试制样品，实际打捆试验证明了

该方案的可行性。

参 考 文 献

１　ＲＥＭＯＵＥＴｙｌｅｒ．Ｍｏｄｅｌｉｎｇａｎｄｖａｌｉｄａｔｉｏｎｏｆｃｒｏｐｆｅｅｄｉｎｇａｌａｒｇｅｓｑｕａｒｅｂａｌｅｒ［Ｄ］．Ｓａｓｋａｔｃｈｅｗａｎ：ＵｎｉｖｅｒｓｉｔｙｏｆＳａｓｋａｔｃｈｅｗａｎ，
２００７．

２　ＰＲＥＬＬＷＩＴＺＨｕｂｅｒｔ．Ｋｎｏｔｔｅｒｆｏｒｂａｌｌｉｎｇａｐｐａｒａｔｕｓ：ＵＳ，６１６４１９７［Ｐ］．２０００ １２ ２６．
３　李双．Ｄ型打结器的捆绳成结原理与优化设计［Ｄ］．镇江：江苏大学，２０１１． （下转第２７页）

０５ 农　业　机　械　学　报　　　　　　　　　　　　　　　　　２０１６年



ＬＩＡＯＱｉｎｇｘｉ，ＤＥＮＧＺａｉｊｉｎｇ，ＨＵＡＮＧＨａｉｄｏｎｇ．Ａｐｐｌｉｃａｔｉｏｎｏｆｔｈｅｈｉｇｈｓｐｅｅｄｐｈｏｔｏｇｒａｐｈｙｃｈｅｃｋｉｎｇｔｈｅｐｒｅｃｉｓｉｏｎｍｅｔｅｒｉｎｇ
ｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅｓ［Ｊ］．ＪｏｕｒｎａｌｏｆＨｕａｚｈｏｎｇＡｇｒｉｃｕｌｔｕｒａｌＵｎｉｖｅｒｓｉｔｙ，２００４，２３（５）：５７０－５７３．（ｉｎＣｈｉｎｅｓｅ）

１６　姜忠爱．虚拟仪器技术和图像处理技术在精密种机排种性能测试中的应用研究［Ｄ］．泰安：山东农业大学，２００５．
ＪＩＡＮＧＺｈｏｎｇａｉ．Ａｐｐｌｉｃａｔｉｏｎｒｅｓｅａｒｃｈｏｆｖｉｒｔｕａｌｉｎｓｔｒｕｍｅｎｔｓａｎｄｉｍａｇｅｐｏｒｃｅｓｓｉｎｇｔｅｃｈｎｉｑｕｅｏｎｓｅｅｄｍｅｔｅｒｓｐｅｒｏｆｍｒａｎｃｅｔｅｓｔ［Ｄ］．
Ｔａｉａｎ：ＳｈａｎｄｏｎｇＡｇｒｉｃｕｌｔｕｒａｌＵｎｉｖｅｒｓｉｔｙ，２００５．（ｉｎＣｈｉｎｅｓｅ）

１７　赵立业．精密排种器虚拟仪器检测系统研究［Ｄ］．南京：南京农业大学，２００２．
ＺＨＡＯＬｉｙｅ．Ｓｔｕｄｙｏｎｔｈｅｔｅｓｔｓｙｓｔｅｍｏｆｖｉｒｔｕａｌｉｎｓｔｒｕｍｅｎｔａｔｉｏｎｆｏｒｐｒｅｃｉｓｉｏｎｓｅｅｄｍｅｔｅｒｉｎｇｄｅｖｉｃｅ［Ｄ］．Ｎａｎｊｉｎｇ：Ｎａｎｊｉｎｇ
ＡｇｒｉｃｕｌｔｕｒａｌＵｎｉｖｅｒｓｉｔｙ，２００２．（ｉｎＣｈｉｎｅｓｅ）

１８　刘广玉，胡和兴，杨丽娜，等．ＭｅｔｅｒＭａｘ精密排种器试验台简介［Ｊ］．农业机械，２０１１（２５）：１０２－１０４．
１９　胡和兴，姚娜，刘晨，等．新型气吸式排种器用于播种食葵的试验研究［Ｊ］．农业机械，２０１２（２５）：１３５－１３７．
２０　靳培英．ＪＰＳ １２型排种器试验台的工作原理及正确使用［Ｊ］．当代农机，２０１５（８）：７４－７５．
２１　李帆，郑炫，张鲁云，等．ＪＰＳ １２计算机视觉排种器试验台的结构原理及使用［Ｊ］．新疆农机化，２０１２（５）：１５－１６．
２２　ＧＢ／Ｔ６９７３—２００５　单粒（精密）播种机试验方法［Ｓ］．２００５．
２３　ＰｒｅｃｉｓｉｏｎＰｌａｎｔｉｎｇＩｎｃ．Ａｄｊｕｓｔａｂｌｅｓｉｎｇｌａｔｉｏｎｂｒｕｓｈａｓｓｅｍｂｌｙａｎｄｍｅｔｈｏｄｏｆｓｉｎｇｕｌａｔｉｎｇｓｅｅｄｓ：ＵＳ，７１６２９６３［Ｐ］．２００７ ０１ １６．
２４　ＰｒｅｃｉｓｉｏｎＰｌａｎｔｉｎｇＩｎｃ．Ｖａｃｕｕｍｓｅｅｄｍｅｔｅｒａｎｄｒｅｔｒｏｆｉｔｋｉｔｆｏｒｃｅｌｌｅｄｄｉｓｋｖａｃｕｕｍｍｅｔｅｒｓ：ＵＳ，７３３４５３２［Ｐ］



．２００８ ０２ ２６．

（上接第５０页）
４　熊亚，李海涛，张绍英，等．打结器割绳脱扣机构的运动规律与设计依据研究［Ｊ］．农机化研究，２０１５（７）：１１３－１１８．
ＸＩＯＮＧＹａ，ＬＩＨａｉｔａｏ，ＺＨＡＮＧＳｈａｏｙｉｎｇ，ｅｔａｌ．Ｍｏｔｉｏｎｌａｗｓａｎｄｄｅｓｉｇｎｂａｓｉｓｏｆｔｈｅｋｎｏｔｔｅｒｗｉｐｅｒｍｅｃｈａｎｉｓｍ［Ｊ］．Ｊｏｕｒｎａｌｏｆ
ＡｇｒｉｃｕｌｔｕｒａｌＭｅｃｈａｎｉｚａｔｉｏｎＲｅｓｅａｒｃｈ，２０１５（７）：１１３－１１８．（ｉｎＣｈｉｎｅｓｅ）

５　李海涛，熊亚，陈龙键，等．打结器割绳脱扣机构磨损分析与改进设计［Ｊ］．农业机械学报，２０１５，４６（３）：１１８－１２４．
ＬＩＨａｉｔａｏ，ＸＩＯＮＧＹａ，ＣＨＥＮＬｏｎｇｊｉａｎ，ｅｔａｌ．ＷｅａｒｒｅｓｅａｒｃｈａｎｄｉｍｐｒｏｖｅｄｄｅｓｉｇｎｏｆＤｋｎｏｔｔｅｒｗｉｐｅｒｍｅｃｈａｎｉｓｍ ［Ｊ］．
ＴｒａｎｓａｃｔｉｏｎｓｏｆｔｈｅＣｈｉｎｅｓｅＳｏｃｉｅｔｙｆｏｒＡｇｒｉｃｕｌｔｕｒａｌＭａｃｈｉｎｅｒｙ，２０１５，４６（３）：１１８－１２４．（ｉｎＣｈｉｎｅｓｅ）

６　尹建军，张万庆，陈亚明，等．打结器夹绳绕扣钳咬动作参数分析与打结试验［Ｊ］．农业机械学报，２０１５，４６（９）：１３５－１４３．
ＹＩＮＪｉａｎｊｕｎ，ＺＨＡＮＧＷａｎｑｉｎｇ，ＣＨＥＮＹａｍｉｎｇ，ｅｔａｌ．Ｐａｒａｍｅｔｅｒｓａｎａｌｙｓｉｓｏｆｒｏｐｅｈｏｌｄｉｎｇｍｏｔｉｏｎ，ｋｎｏｔｗｉｎｄｉｎｇｍｏｔｉｏｎ，ｒｏｐｅ
ｂｉｔｉｎｇｍｏｔｉｏｎｏｆｋｎｏｔｔｅｒａｎｄｋｎｏｔｔｉｎｇｔｅｓｔ［Ｊ］．ＴｒａｎｓａｃｔｉｏｎｓｏｆｔｈｅＣｈｉｎｅｓｅＳｏｃｉｅｔｙｆｏｒＡｇｒｉｃｕｌｔｕｒａｌＭａｃｈｉｎｅｒｙ，２０１５，４６（９）：１３５－
１４３．（ｉｎＣｈｉｎｅｓｅ）

７　孙楠．打结器数字化设计平台研究［Ｄ］．北京：中国农业大学，２０１１．
８　吕红．秸秆方捆捆扎机构空间匹配研究［Ｄ］．北京：中国农业大学，２０１１．
９　李慧，何进，李洪文，等．方草捆压捆机打结器空间参数研究［Ｊ］．农业机械学报，２０１３，４４（８）：９９－１０５．
ＬＩＨｕｉ，ＨＥＪｉｎ，ＬＩＨｏｎｇｗｅｎ，ｅｔａｌ．Ｓｐａｔｉａｌｐａｒａｍｅｔｅｒｓｏｆｋｎｏｔｔｅｒｓｏｆｓｑｕａｒｅｂａｌｅｒｓ［Ｊ］．ＴｒａｎｓａｃｔｉｏｎｓｏｆｔｈｅＣｈｉｎｅｓｅＳｏｃｉｅｔｙｆｏｒ
ＡｇｒｉｃｕｌｔｕｒａｌＭａｃｈｉｎｅｒｙ，２０１３，４４（８）：９９－１０５．（ｉｎＣｈｉｎｅｓｅ）

１０　张安琪，陈龙健，李诚，等．打结器运动图像与捆绳张力信息同步获取系统研究［Ｊ］．农业机械学报，２０１５，４６（１０）：３１－３７．
ＺＨＡＮＧＡｎｑｉ，ＣＨＥＮＬｏｎｇｊｉａｎ，ＬＩＣｈｅｎｇ，ｅｔａｌ．Ｓｙｎｃｈｒｏｎｏｕｓａｃｑｕｉｒｉｎｇｓｙｓｔｅｍａｂｏｕｔｉｎｆｏｒｍａｔｉｏｎｏｆｂａｌｅｋｎｏｔｔｅｒｍｏｖｅｍｅｎｔａｎｄ
ｃｏｒｄｔｅｎｓｉｏｎ［Ｊ］．ＴｒａｎｓａｃｔｉｏｎｓｏｆｔｈｅＣｈｉｎｅｓｅＳｏｃｉｅｔｙｆｏｒＡｇｒｉｃｕｌｔｕｒａｌＭａｃｈｉｎｅｒｙ，２０１５，４６（１０）：３１－３７．（ｉｎＣｈｉｎｅｓｅ）

１１　李诚．逆向重构Ｄ型打结器运动仿真分析与打结钳嘴受力分析研究［Ｄ］．北京：中国农业大学，２０１５．
１２　陈龙健，李诚，张安琪，等．秸秆捆扎过程中打结钳嘴载荷试验分析［Ｊ］．农业机械学报，２０１５，４６（９）：１２８－１３４．

ＣＨＥＮＬｏｎｇｊｉａｎ，ＬＩＣｈｅｎｇ，ＺＨＡＮＧＡｎｑｉ，ｅｔａｌ．Ｌｏａｄｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔａｌａｎａｌｙｓｉｓｏｆｂｉｌｌｈｏｏｋｄｕｒｉｎｇｓｔｒａｗｂａｌｉｎｇ［Ｊ］．Ｔｒａｎｓａｃｔｉｏｎｏｆ
ｔｈｅＣｈｉｎｅｓｅＳｏｃｉｅｔｙｆｏｒＡｇｒｉｃｕｌｔｕｒａｌＭａｃｈｉｎｅｒｙ，２０１５，４６（９）：１２８－１３４．（ｉｎＣｈｉｎｅｓｅ）

１３　ＷＲＩＧＨＴＪｏｈｎ，ＳＰＲＩＮＧＳＯｌｎｅｙ．Ｔｗｉｎｅｃｕｔｔｉｎｇｋｎｉｆｅｆｏｒｓｑｕａｒｅｂａｌｅｒａｐｐａｒａｔｕｓ：ＵＳ，２００７／０１８０９６７Ａ１［Ｐ］．２００７ ０８ ０９．
１４　李慧．方草捆压捆机成结系统研究［Ｄ］．北京：中国农业大学，２０１３．
１５　刘智强．Ｄ型打结器钳嘴结构性能分析研究［Ｄ］．呼和浩特：内蒙古农业大学，２００９．
１６　王斌锐，严冬明，方水光，等．机器人倾倒碰撞动力学建模与不同刚度下碰撞响应［Ｊ］．农业工程学报，２０１２，２８（７）：５１－５６．

ＷＡＮＧＢｉｎｒｕｉ，ＹＡＮＤｏｎｇｍｉｎｇ，ＦＡＮＧＳｈｕｉｇｕａｎｇ，ｅｔａｌ．Ｄｙｎａｍｉｃｓｍｏｄｅｌｉｎｇｏｆｓｌｉｐｐｉｎｇｃｏｌｌｉｓｉｏｎｏｆｒｏｂｏｔａｎｄｉｍｐａｃｔｒｅｓｐｏｎｓｅ
ｕｎｄｅｒｄｉｆｆｅｒｅｎｔｓｔｉｆｆｎｅｓｓ［Ｊ］．ＴｒａｎｓａｃｔｉｏｎｓｏｆｔｈｅＣＳＡＥ，２０１２，２８（７）：５１－５６．（ｉｎＣｈｉｎｅｓｅ）

１７　严冬明．仿人机器人上肢体柔性碰撞动力学与缓冲调节［Ｄ］．杭州：中国计量学院，２０１２．
１８　郭卫东．虚拟样机技术与ＡＤＡＭＳ应用实例教程［Ｍ］．北京：北京航空航天大学出版社，２００８．
１９　王黎辉，李英豪，刘志强．大型船舶锚系多接触碰撞动力学分析研究［Ｊ］．江苏科技大学学报：自然科学版，２０１３，２７（４）：

３１７－３２１．
ＷＡＮＧＬｉｈｕｉ，ＬＩＹｉｎｇｈａｏ，ＬＩＵＺｈｉｑｉａｎｇ．Ａｎａｌｙｓｉｓａｎｄｓｔｕｄｙｏｆｍｕｌｔｉｐｌｅｃｏｎｔａｃｔｄｙｎａｍｉｃｓｂａｓｅｄｏｎｌａｒｇｅｓｈｉｐａｎｃｈｏｒｓｙｓｔｅｍ
［Ｊ］．ＪｏｕｒｎａｌｏｆＪｉａｎｇｓｕＵｎｉｖｅｒｓｉｔｙｏｆＳｃｉｅｎｃｅａｎｄＴｅｃｈｎｏｌｏｇｙ：ＮａｔｕｒａｌＳｃｉｅｎｃｅＥｄｉｔｉｏｎ，２０１３，２７（４）：３１７－３２１．（ｉｎＣｈｉｎｅｓｅ）

２０　方水光．两连杆机械臂碰撞动力学建模及阻抗控制［Ｄ］．杭州：中国计量学院，２０１３．

７２第１０期　　　　　　　　　　　　和贤桃 等：玉米精量排种器排种质量自动检测仪设计与试验

http://dx.doi.org/10.6041/j.issn.1000-1298.2015.03.017
http://dx.doi.org/10.6041/j.issn.1000-1298.2015.09.020
http://dx.doi.org/10.6041/j.issn.1000-1298.2013.08.018
http://dx.doi.org/10.6041/j.issn.1000-1298.2015.10.005
http://dx.doi.org/10.6041/j.issn.1000-1298.2015.09.019

