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步行式插秧机共轭凸轮推秧装置动力学分析与试验
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　　【摘要】　为深入研究步行式插秧机共轭凸轮推秧装置的动力学特性，建立了共轭凸轮推秧装置的动力学模

型，采用由 ＶｉｓｕａｌＢａｓｉｃ６０编写的动力学辅助分析软件进行动力学分析，建立了三维模型并加以虚拟仿真。通过

理论计算和仿真结果对比，其吻合程度高，表明动力学分析模型是可靠的，可为动力学优化提供数学模型以及后续

强度计算和结构设计提供依据。通过与传统的推秧装置比较，配置共轭凸轮推秧装置的步行式插秧机分插机构支

座处具有较小的力、力的波动和噪声，表明共轭凸轮推秧装置具有较好的动力学特性。
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　　引言

为了将秧针取下的秧苗推入水田中，步行式插

秧机上都有一套推秧装置。目前市场上步行式插秧

机上推秧装置基本一致：由平面凸轮、拨叉、推秧杆

和推秧弹簧组成，作业时推秧杆相对于栽植臂作间

歇性的往复直线运动，完成推秧动作。该推秧装置

简单，但是当作业速度变化较大时会出现推秧结束

时间提前或滞后。同时弹簧长时间工作后会产生弹

簧松弛，造成推秧力不足、影响推秧效果，严重时造

成秧苗回带，出现漏插。

为了克服传统步行式插秧机推秧装置存在的问



题，提出了一种基于共轭凸轮的推秧装置，该推秧装

置取消了弹簧，由共轭凸轮实现推秧杆的推出和缩

回，保证推秧结束时间准确。前期已对其运动学特

性进行分析
［１］
，为深入研究其动力学特性，本文通

过直接利用椭圆齿轮行星系分插机构动力学模

型
［２］
，推导安装有共轭凸轮推秧装置的步行式插秧

机分插机构动力学模型，并基于 ＶｉｓｕａｌＢａｓｉｃ６０编
写动力学辅助分析软件。然后通过建立三维分析模

型并加以虚拟样机仿真，验证动力学模型的正确性。

最后通过噪声试验对该推秧装置进行性能分析。

１　共轭凸轮推秧装置

共轭凸轮推秧装置由共轭凸轮（相对行星架固

定不动）、拨叉和推秧杆组成，如图 １所示。作业时
拨叉在共轭凸轮的作用下，绕拨叉轴旋转并带动推

秧杆相对于栽植臂作间歇的往复直线运动，完成推

秧动作
［３］
。

图 １　共轭凸轮推秧装置

Ｆｉｇ．１　Ｓｋｅｔｃｈｏｆｃｏｎｊｕｇａｔｅｃａｍｓｅｅｄｌｉｎｇｐｕｓｈｉｎｇｄｅｖｉｃｅ
１．共轭凸轮　２．拨叉　３．推秧杆　４．拨叉轴

　

图 ２　分插机构工作过程与行星架转角近似关系

Ｆｉｇ．２　Ｒｅｌａｔｉｏｎｓｈｉｐｂｅｔｗｅｅｎｗｏｒｋｉｎｇｐｒｏｃｅｓｓｏｆ

ｔｒａｎｓｐｌａｎｔｉｎｇｍｅｃｈａｎｉｓｍａｎｄｒｏｔａｔｉｏｎａｎｇｌｅｏｆｐｌａｎｅｔｃａｒｒｉｅｒ

２　共轭凸轮推秧装置动力学模型的建立

步行式插秧机椭圆齿轮行星系分插机构中推秧

装置的工作循环如图 ２所示［４］
。取秧结束后，当共

轭凸轮相对拨叉转到推秧位置时开始推秧，拨叉在

共轭凸轮的作用下绕拨叉轴旋转将推秧杆推出，推

秧杆将秧爪上的秧块推出。推秧结束后，进入空运

转过程的回程阶段，拨叉在共轭凸轮的作用下回转

并将推秧杆缩回。当拨叉回到最高端时，进入了共

轭凸轮的圆弧段，拨叉相对静止。整个循环拨叉对

共轭凸轮形成交变的阻力矩。为方便分析，将动力

学分析的相关参数（符号）列于表 １（表中的已知变
量由运动学分析得到）。

表 １　分析符号说明

Ｔａｂ．１　Ｓｐｅｃｉｆｉｃａｔｉｏｎｏｆｒｅｌａｔｅｄｓｙｍｂｏｌｓ

符号 含义 备注

θ 在推秧过程中拨叉的相对角位移 已知变量

ｆ 摩擦因数 已知常量

α 动坐标与静坐标的夹角

ｘ′ＢＣ、ｙ′ＢＣ 拨叉质心 Ｃ的相对坐标 已知变量

Ｆ４ 推秧杆对拨叉的作用力

Ｆ５ 滑道对推秧杆阻力 已知常量

Ｆ８ 土壤对推秧杆阻力，由实测得到

ＦＥｘ′ 拨叉旋转中心 Ｅ点在动坐标系 ｘ′方向
的作用力

ＦＥｙ′ 拨叉旋转中心 Ｅ点在动坐标系 ｙ′方向
的作用力

ＪＥ 拨叉绕 Ｅ点的转动惯量 已知常量

ｘＢ、ｙＢ Ｂ点绝对坐标 已知变量

１ 摆杆１角位移 已知变量

０１ 摆杆１初始位置角 已知常量

２ 摆杆２角位移 已知变量

０２ 摆杆２初始位置角 已知常量

ｌ１ 摆杆１杆长 已知常量

ｌ２ 摆杆２杆长 已知常量

ａ 椭圆长半轴 已知常量

δ０ 行星架夹角 已知常量

α０ 行星架初始安装轴线与行星轮轴心和推

秧杆末端连线的夹角（为锐角）

　
已知常量

ｍ 拨叉长度与摆杆１长度之比 已知常量

ｍＴ 推秧杆质量 已知常量

ｍＢ 拨叉质量 已知常量

ｘ′Ｅ、ｙ′Ｅ 拨叉旋转中心 Ｅ点相对坐标 已知变量

ｘ′ＴＣ、ｙ′ＴＣ 推秧杆质心 Ｃ相对坐标 已知变量

ＦＮ 凸轮对拨叉正压力

Ｍ（ωｔ） 拨叉对凸轮阻力矩

ＣＴ 推秧杆质心 已知常量

ＬＦＣ 拨叉和推秧杆连接处到推秧杆质心 ＣＴ
的方向坐标差

　
已知常量

ＬＥＴ Ｅ点到推秧杆轴线的距离 已知常量

ＬＥＣ Ｅ点到拨叉质心 Ｃ点的距离 已知常量

ψ３１ 行星轮相对行星架的角位移 已知变量

α１ 共轭凸轮压力角 已知变量

ｒｔ 滚子半径 已知常量

ａ′ 拨叉旋转轴心与共轭凸轮轴心间的距离 已知常量

ｋ 椭圆的短长轴之比 已知常量

ψ０ 行星架初始角位移（＞０） 已知常量

Ｓ 初始位置行星轮轴心到推秧杆末端的距

离

　
已知常量

ｒ０１ 主凸轮基圆半径 已知常量

ｒ０２ 副凸轮基圆半径 已知常量
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　　为了简化模型，本文忽略秧苗的质量和空气阻
力。栽植臂作平面复合运动，拨叉相对栽植臂作旋

转运动，推秧杆相对栽植臂作直线运动。通过建立

推秧杆、拨叉和共轭凸轮的动力学方程，进行共轭凸

轮推秧装置的受力分析。

２１　以推秧杆为研究对象建立动力学平衡方程
推秧杆受力如图３所示。Ｅ为拨叉旋转轴心，Ｂ

为行星轮轴心，则插秧过程推秧杆动力学平衡方程为

∑ Ｆｘ′＝－Ｆ４－Ｆ５－Ｆ８＋ｍＴｇｓｉｎα－

ｍＴ（ｘ
··

Ｂ－ψ
··

３１ｙ′ＴＣ－ψ
·２
３１ｘ′ＴＣ＋ｘ

··′ＴＣ）＝０ （１）

图 ３　推秧杆受力分析

Ｆｉｇ．３　Ｓｋｅｔｃｈｏｆｂｅａｒｉｎｇｆｏｒｃｅｏｆｓｅｅｄｌｉｎｇｐｕｓｈｉｎｇｒｏｄ
（ａ）推秧过程推秧杆受力

（ｂ）空运转过程的回程阶段推秧杆受力
　

空运转过程的回程阶段推秧杆动力学平衡方程

为

∑ Ｆｘ′＝－Ｆ４＋ｍＴｇｓｉｎα－ｍＴ（ｘ
··

Ｂ－ψ
··

３１ｙ′ＴＣ－

ψ
·２
３１ｘ′ＴＣ＋ｘ

··′ＴＣ）＝０ （２）

其中　ｘ′ＴＣ＝ｘ′Ｅ＋ＬＥＴｃｏｔθ＋ＬＦＣ　ｙ′ＴＣ＝ｙ′Ｅ＋ＬＥＴ

ｘ··′ＴＣ＝Ｌ (ＥＴ
２θ
·２ｃｏｓθ
ｓｉｎ３θ

－ θ
··

ｓｉｎ２ )θ
２２　以拨叉为研究对象建立动力学平衡方程

在插秧过程中，当力 Ｆ４与图 ３ａ所示方向相同

时，拔叉受力如图 ４ａ所示；当力 Ｆ４与图 ３ａ所示方
向相反时，拔叉受力如图 ４ｂ所示；空运转过程的回
程阶段拔叉受力如图４ｃ所示。

当力 Ｆ４与图 ３ａ所示方向相同时，拔叉动力学
平衡方程为

图 ４　拨叉受力分析

Ｆｉｇ．４　Ｓｋｅｔｃｈｏｆｂｅａｒｉｎｇｆｏｒｃｅｏｆｓｈｉｆｔｆｏｒｋ
（ａ）力 Ｆ４与图３ａ所示方向相同时拔叉受力

（ｂ）力 Ｆ４与图３ａ所示方向相反时拔叉受力

（ｃ）空运转过程的回程阶段拔叉受力
　

∑ Ｆｘ′＝ＦＥｘ′＋Ｆ４＋ＦＮｃｏｓ（π／２－０１－１－α１）＋

ｆＦＮｓｉｎ（π／２－０１－１－α１）＋ｍＢｇｓｉｎα－

ｍＢ［ｘ
··′Ｅ－（θ

··

＋ψ
··

３１）（ｙ′ＢＣ－ｙ′Ｅ）－

（θ
·

＋ψ
·

３１）
２
（ｘ′ＢＣ－ｘ′Ｅ）］＝０ （３）

∑ Ｆｙ′＝ＦＥｙ′＋ＦＮｓｉｎ（π／２－０１－１－α１）－

ｆＦＮｃｏｓ（π／２－０１－１－α１）－ｍＢｇｃｏｓα－

ｍＢ［ｙ
··′Ｅ＋（θ

··

＋ψ
··

３１）（ｘ′ＢＣ－ｘ′Ｅ）－

（θ
·

＋ψ
·

３１）
２
（ｙ′ＢＣ－ｙ′Ｅ）］＝０ （４）

∑ ＭＥ＝－Ｆ４ＬＥＴ－ｍＢｇｓｉｎα（ｙ′ＢＣ－ｙ′Ｅ）－

ｍＢｇｃｏｓα（ｘ′ＢＣ－ｘ′Ｅ）－（θ
··

＋ψ
··

３１）ＪＥ－

ｍＢ［ｙ
··′Ｅ（ｘ′ＢＣ－ｘ′Ｅ）－ｘ

··′Ｅ（ｙ′ＢＣ－ｙ′Ｅ）］－
ＦＮｌ１ｃｏｓα１＋ｆＦＮ（ｌ１ｓｉｎα１＋ｒｔ）＝０ （５）

当力 Ｆ４与图 ３ａ所示方向相反时，拔叉动力学
平衡方程为
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∑ Ｆｘ′＝ＦＥｘ′＋Ｆ４＋ＦＮｃｏｓ（π／２－０２－２－α１）－

ｆＦＮｓｉｎ（π／２－０２－２－α１）＋ｍＢｇｓｉｎα－

ｍＢ［ｘ
··′Ｅ－（θ

··

＋ψ
··

３１）（ｙ′ＢＣ－ｙ′Ｅ）－

（θ
·

＋ψ
·

３１）
２
（ｘ′ＢＣ－ｘ′Ｅ）］＝０ （６）

∑ Ｆｙ′＝ＦＥｙ′－ＦＮｓｉｎ（π／２－０２－２－α１）－

ｆＦＮｃｏｓ（π／２－０２－２－α１）－ｍＢｇｃｏｓα－

ｍＢ［ｙ
··′Ｅ＋（θ

··

＋ψ
··

３１）（ｘ′ＢＣ－ｘ′Ｅ）－

（θ
·

＋ψ
·

３１）
２
（ｙ′ＢＣ－ｙ′Ｅ）］＝０ （７）

∑ ＭＥ＝－Ｆ４ＬＥＴ－ｍＢｇｓｉｎα（ｙ′ＢＣ－ｙ′Ｅ）－

ｍＢｇｃｏｓα（ｘ′ＢＣ－ｘ′Ｅ）－（θ
··

＋ψ
··

３１）ＪＥ－

ｍＢ［ｙ
··′Ｅ（ｘ′ＢＣ－ｘ′Ｅ）－ｘ

··′Ｅ（ｙ′ＢＣ－ｙ′Ｅ）］＋
ＦＮｌ２ｃｏｓα１＋ｆＦＮ（ｌ２ｓｉｎα１＋ｒｔ）＝０ （８）

空运转过程的回程阶段拔叉动力学平衡方程为

∑ Ｆｘ′＝ＦＥｘ′＋Ｆ４＋ＦＮｃｏｓ（π／２－０２－２－α１）－

ｆＦＮｓｉｎ（π／２－０２－２－α１）＋ｍＢｇｓｉｎα－

ｍＢ［ｘ
··′Ｅ－（θ

··

＋ψ
··

３１）（ｙ′ＢＣ－ｙ′Ｅ）－

（θ
·

＋ψ
·

３１）
２
（ｘ′ＢＣ－ｘ′Ｅ）］＝０ （９）

∑ Ｆｙ′＝ＦＥｙ′－ＦＮｓｉｎ（π／２－０２－２－α１）－

ｆＦＮｃｏｓ（π／２－０２－２－α１）－ｍＢｇｃｏｓα－

ｍＢ［ｙ
··′Ｅ＋（θ

··

＋ψ
··

３１）（ｘ′ＢＣ－ｘ′Ｅ）－

（θ
·

＋ψ
·

３１）
２
（ｙ′ＢＣ－ｙ′Ｅ）］＝０ （１０）

∑ ＭＥ＝－Ｆ４ＬＥＴ－ｍＢｇｓｉｎα（ｙ′ＢＣ－ｙ′Ｅ）－

ｍＢｇｃｏｓα（ｘ′ＢＣ－ｘ′Ｅ）－（θ
··

＋ψ
··

３１）ＪＥ－

ｍＢ［ｙ
··′Ｅ（ｘ′ＢＣ－ｘ′Ｅ）－ｘ

··′Ｅ（ｙ′ＢＣ－ｙ′Ｅ）］＋
ＦＮｌ２ｃｏｓα１＋ｆＦＮ（ｌ２ｓｉｎα１＋ｒｔ）＝０ （１１）

其中　ｘ′ＢＣ＝ＬＥＣｃｏｓθ＋ｘ′Ｅ　ｙ′ＢＣ＝ＬＥＣｓｉｎθ＋ｙ′Ｅ
２３　以共轭凸轮为研究对象建立动力学平衡方程

在插秧过程中，当力 Ｆ４与图 ３ａ所示方向相同

时，共轭凸轮受力
［５］
如图 ５ａ所示；当力与 Ｆ４图 ３ａ

所示方向相反时，共轭凸轮受力如图 ５ｂ所示；空运
转过程的回程阶段共轭凸轮受力如图５ｃ所示。

当力 Ｆ４与图 ３ａ所示方向相同时，共轭凸轮动
力学平衡方程为

∑ ＭＢ＝Ｍ（ωｔ）＋ＦＮ［ａ′ｓｉｎ（π／２－０１－１－α１）－

ｌ１ｃｏｓα１］＋ｆＦＮ［ａ′ｃｏｓ（π／２－０１－１－α１）－
ｌ１ｓｉｎα１－ｒｔ］＝０ （１２）

当力 Ｆ４与图 ３ａ所示方向相反时，共轭凸轮动
力学平衡方程为

∑ ＭＢ＝Ｍ（ωｔ）＋ＦＮ［ａ′ｓｉｎ（π／２－０２－２－α１）－

ｌ２ｃｏｓα１］＋ｆＦＮ［ａ′ｃｏｓ（π／２－０２－２－α１）－
ｌ２ｓｉｎα１－ｒｔ］＝０ （１３）

图 ５　共轭凸轮受力分析

Ｆｉｇ．５　Ｓｋｅｔｃｈｏｆｂｅａｒｉｎｇｆｏｒｃｅｏｆｃｏｎｊｕｇａｔｅｃａｍ
（ａ）力 Ｆ４与图３ａ所示方向相同时共轭凸轮受力

（ｂ）力 Ｆ４与图３ａ所示方向相反时共轭凸轮受力

（ｃ）空运转过程的回程阶段共轭凸轮受力
　
空运转过程的回程阶段共轭凸轮动力学平衡方

程为

∑ ＭＢ＝Ｍ（ωｔ）＋ＦＮ［ａ′ｓｉｎ（π／２－０２－２－α１）－

ｌ２ｃｏｓα１］＋ｆＦＮ［ａ′ｃｏｓ（π／２－０２－２－α１）－
ｌ２ｓｉｎα１－ｒｔ］＝０ （１４）

３　动力学辅助分析程序的编写和应用

３１　方程求解顺序
由式（１）和（２）求得 Ｆ４；将 Ｆ４代入式（５）、（８）

和（１１），求得 ＦＮ；将 ＦＮ代入式（３）、（４）、（６）、（７）、
（９）和（１０），求得 ＦＥｘ′和 ＦＥｙ′；将 ＦＮ 代入式（１２）、
（１３）和（１４），求得 Ｍ（ωｔ）。

３２　动力学辅助分析程序的编写

根据第２节建立的共轭凸轮推秧装置动力学模
型，结合椭圆齿轮行星系分插机构动力学模型

［２］
，

基于 ＶｉｓｕａｌＢａｓｉｃ６０编写了动力学辅助分析程序，
如图６所示。左上方为曲线显示窗口，左下方为分
析结果选择窗口，右边为参数输入窗口。该软件可
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以根据给定的参数实时计算出各位置点的力，并以

曲线的形式显示出来，同时也可以将分析计算的结

果和基本输入参数保存。

图 ６　动力学辅助分析软件界面

Ｆｉｇ．６　Ｉｎｔｅｒｆａｃｅｏｆａｕｘｉｌｉａｒｙｓｏｆｔｗａｒｅｆｏｒｄｙｎａｍｉｃａｎａｌｙｓｉｓ
　

３３　动力学辅助分析软件的应用

根据运动学分析结果，得到了一组满足插秧农

艺要求较优机构参数：ａ＝１６２７２ｍｍ，ｋ＝０９８５，
δ０＝８９°，ψ０＝７°，Ｓ＝１７５ｍｍ，α０＝３５°，ｒ０１＝２９ｍｍ，
ｒ０２＝３３ｍｍ，ｌ１＝１６ｍｍ，ｒｔ＝６ｍｍ，ａ′＝３７ｍｍ，ｌ２＝
１６ｍｍ，ｌ３＝１３５ｍｍ，ｍ＝３５。以这组参数为基础进

行结构设计，在三维软件里对部件进行测量
［６］
，得

到动力学分析所需的其他结构参数，代入动力学辅

助分析程序计算得到拨叉对推秧杆作用力、拨叉转

动中心受力、共轭凸轮所受扭矩、分插机构支座垂直

方向受力与行星架转角的关系，如图７～１０所示。

图 ７　拨叉对推秧杆作用力与行星架转角的关系

Ｆｉｇ．７　Ｒｅｌａｔｉｏｎｓｈｉｐｂｅｔｗｅｅｎｆｏｒｃｅｏｎｓｈｉｆｔｆｏｒｋｅｘｅｒｔｅｄｂｙ

ｓｅｅｄｌｉｎｇｐｕｓｈｉｎｇｒｏｄａｎｄｒｏｔａｔｉｏｎａｎｇｌｅｏｆｐｌａｎｅｔｃａｒｒｉｅｒ
　

图 ８　拨叉转动中心受力与行星架转角的关系

Ｆｉｇ．８　Ｒｅｌａｔｉｏｎｓｈｉｐｂｅｔｗｅｅｎｆｏｒｃｅｏｎｒｏｔａｔｉｏｎ

ｃｅｎｔｅｒｏｆｓｈｉｆｔｆｏｒｋａｎｄｒｏｔａｔｉｏｎａｎｇｌｅｏｆｐｌａｎｅｔｃａｒｒｉｅｒ
　
从图７～９可以看出，当行星架转角为 ７０°时，

推秧过程的力都达到了第１峰值力。这是由于在此
位置时，已进入推秧过程，拨叉在共轭凸轮的作用下

绕拨叉轴旋转将推秧杆推出，且拨叉角加速度在此

位置达到峰值，产生的惯性力最大；当行星架转角为

８６°时，推秧过程的力都达到了第２峰值力。这是由
于此位置推秧杆到达最低点，此后进入空运转过程，

推秧杆不再受 Ｆ５和 Ｆ８作用。从图１０可以看出，当
行星架转角为 ６４°～８６°和 ２５６°～２６６°时，支座垂直
方向受力产生突变，这是推秧杆推秧和秧针取秧时

所产生的峰值力。

图 ９　凸轮所受扭矩与行星架转角的关系

Ｆｉｇ．９　Ｒｅｌａｔｉｏｎｓｈｉｐｂｅｔｗｅｅｎｔｏｒｑｕｅｏｎｃｏｎｊｕｇａｔｅ

ｃａｍａｎｄｒｏｔａｔｉｏｎａｎｇｌｅｏｆｐｌａｎｅｔｃａｒｒｉｅｒ
　

图 １０　支座垂直方向受力与行星架转角的关系

Ｆｉｇ．１０　Ｒｅｌａｔｉｏｎｓｈｉｐｂｅｔｗｅｅｎｆｏｒｃｅｏｎｓｕｐｐｏｒｔｉｎ

ｖｅｒｔｉｃａｌｄｉｒｅｃｔｉｏｎａｎｄｒｏｔａｔｉｏｎａｎｇｌｅｏｆｐｌａｎｅｔｃａｒｒｉｅｒ
　

４　虚拟样机建立及仿真

４１　虚拟样机建立
为了验证理论模型的正确性，对上述参数建立

推秧装置三维模型，如图１１所示。基于机械系统动
力学仿真分析软件 ＡＤＡＭＳ进行虚拟样机试验［７］

。

在保证不影响运动仿真结果的基础上，对模型进行

简化，省略键、联接螺栓、螺钉和螺母等不必要的固

定件，可以减小仿真计算的难度、提高仿真效率。共

轭凸轮和拨叉上的 ２个滚子之间、拨叉和连接块之
间采用接触力约束，支座与地面之前用固定副连接，

同时为不影响受力分析，将支座的质量设为零。

４２　仿真结果的分析
分插机构运动过程中，分插机构支座在竖直方

向上受到的力是影响插秧机作业振动的重要因素之

一，通过该力的幅值变化可以反映出分插机构的动

力学特性
［８～９］

。

虚拟样机仿真中，测量支座与地面之前固定副

上竖直方向的力，该力即为支座垂直方向受力，如
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图 １１　仿真分析模型

Ｆｉｇ．１１　Ｍｏｄｅｌｏｆｓｉｍｕｌａｔｉｏｎａｎａｌｙｓｉｓ
１．分插机构　２．支座

　
图１２所示，向上为正，反之为负。整个过程中，支座
垂直方向最大正向作用力为７０Ｎ，最大反向作用力为
５４Ｎ。比较图１０和图１２ａ两曲线可以看出，两曲线的
变化趋势基本一致，且在推秧过程中支座受到的最大

作用力非常接近，说明所建立的动力学分析模型是正

确的。初始阶段的差异较大主要是因为建立动力学模

型将分析对象视为刚体，而实际工作中其为弹性体。

图 １２ｂ为安装传统推秧装置分插机构的
ＡＤＡＭＳ动力学仿真结果———支座垂直方向受力与
行星架转角的关系，整个过程中其支座垂直方向最

大正向作用力为９０Ｎ，最大反向作用力为４０Ｎ。
由图１２可以得出，共轭凸轮推秧装置具有较优

的动力学特性，在垂直方向上的最大力为传统的

７７７８％。这是因为，相对与传统的推秧装置，共轭
凸轮推秧装置取消了推秧弹簧，由共轭凸轮实现推

秧杆的推出和缩回，减小了推秧过程中推秧杆所产

生的惯性力。

图 １２　分插机构支座垂直方向受力与行星架转角的关系

Ｆｉｇ．１２　Ｒｅｌａｔｉｏｎｓｈｉｐｂｅｔｗｅｅｎｆｏｒｃｅｏｎｓｕｐｐｏｒｔｉｎ

ｖｅｒｔｉｃａｌｄｉｒｅｃｔｉｏｎａｎｄｒｏｔａｔｉｏｎａｎｇｌｅｏｆｐｌａｎｅｔｃａｒｒｉｅｒ
（ａ）共轭凸轮推秧装置　（ｂ）传统推秧装置

５　噪声试验

当物体作无规则的振动时，就会产生噪声
［１０］
。

分插机构运转时所产生的噪声，可以用来分析分插

机构的振动情况。

以第 ３节的结构设计为基础，进行零部件的加
工，得到如图１３ａ所示的配置共轭凸轮推秧装置的
分插机构样机。图１３ｂ为配置传统推秧装置的分插
机构样机，用噪声计分别测量 ２种不同分插机构运
转时所产生的噪声。

图 １３　噪声试验

Ｆｉｇ．１３　Ｎｏｉｓｅｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔ
（ａ）共轭凸轮推秧装置的分插机构

（ｂ）传统推秧装置的分插机构
　

在相同环境下，距离分插机构 ２５ｃｍ，当分插机
构运转速度为１８０ｒ／ｍｉｎ时，配置共轭凸轮推秧装置
的分插机构样机所产生的噪声为６０１～６２４ｄＢ，配
置传统推秧装置的分插机构样机所产生的噪声为

６５４～６９４ｄＢ。最低噪声后者比前者大了 ５３ｄＢ，
最高噪声后者比前者大了 ７０ｄＢ，而当信号声级突
变３ｄＢ时，大部分人就可以感觉到［１１］

。由此可见，

作业时配置共轭凸轮推秧装置的分插机构比传统的

分插机构振动小、噪声低、工作平稳，可以延长机器

的寿命，降低机手的劳动强度。

６　结论

（１）分析共轭凸轮推秧装置的动力学特性曲线
可知，推秧过程作用力波动最大，会产生较大的峰值

力。这个力将传递到分插机构的转动中心，从而产

生振动。

（２）配置共轭凸轮推秧装置的分插机构取消了
推秧弹簧，减少了推秧过程中推秧杆所产生的惯性

力，相对于传统的分插机构，其支座处具有较小的力

和力的波动，作业时振动噪声更小，工作更平稳。

（下转第 １００页）
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１８～２１．
ＧｅｎｇＬｉｎｇｘｉｎ，ＳｈｉＱｉｎｇｘｉａｎｇ，ＬｉｕＳｈｉｄｕｏ，ｅｔａｌ．Ｉｍｐａｃｔｏｆｃｏｒｎｍｉｌｌｓｔｏｎｅ’ｓｓｔｒｕｃｔｕｒｅａｎｄｍｏｔｉｏｎｐａｒａｍｅｔｅｒｓｏｎｃｒｕｓｈｉｎｇ
ｃａｐａｂｉｌｉｔｙ［Ｊ］．ＡｇｒｉｃｕｌｔｕｒａｌＥｑｕｉｐｍｅｎｔ＆Ｔｅｃｈｎｏｌｏｇｙ，２００５，３１（５）：１８～２１．（ｉｎＣｈｉｎｅｓｅ）
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