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打结器割绳脱扣机构磨损分析与改进设计
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摘要：针对打结器割绳脱扣机构盘形凸轮内轮廓磨损严重的问题，提出以凸轮理论廓面的等距圆弧面代替现有柱

面轮廓的解决方案，即将凸面 凸面和凸面 平面的点接触改进为凸面 凹面的弧点接触；计算得到改进后凸轮轮廓

的曲面方程，以及改进前后滚子与凸轮的压力角、初始接触面积和初始最大接触应力；最后，用硬铝合金材料试制

改进前和改进后的凸轮，进行磨损对比试验，并定量分析其磨损量。结果表明：改进后滚子与凸轮的压力角在推程

开始和接近结束阶段比改进前减小 ２５％左右；改进后滚子与凸轮的初始接触面积比改进前增大约 ５０％，初始最大

接触应力减小约 ３８％；各运转 １０ｈ后，改进后盘形凸轮内轮廓的磨损痕迹宽度比改进前增加 ３１７％，磨损量减小

约 ５０％。
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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
［１－２］

。目前国内生产的打捆机的打结器全

部依赖进口
［３－６］

，对打结器关键机构的深入分析与

研究具有重要实际意义。割绳脱扣机构是打结器的

三大重要机构之一，控制着割绳与脱扣的动作，是绳

环到绳结的关键步骤，其工作负载大、动作速度快、



磨损严重
［７－８］

。尹建军等
［３－４］

利用可视化技术对割

绳脱扣机构进行了逆向重建与仿真分析。李慧

等
［５－６］

根据现有割绳脱扣机构的基本原理设计了

２种新方案，并对割刀的刃口角与割绳力关系进行
了试验分析。熊亚等

［９］
研究了割绳脱扣机构的运

动规律与设计依据。但是没有对割绳脱扣机构磨损

严重问题进行相关研究与改进设计的文献。

本文在文献［９］的基础上，针对打结器割绳脱
扣机构盘形凸轮内轮廓磨损严重的问题，提出以凸

轮理论廓面的等距圆弧面代替现有柱面轮廓的解决

方案；然后对比研究改进前后滚子与凸轮的压力角、

初始接触面积和初始最大接触应力；最后试制改进

前和改进后的凸轮，进行磨损对比试验，并定量分析

其磨损量。

１　割绳脱扣机构盘形凸轮的磨损分析

１１　割绳脱扣机构的结构

如图 １所示，割绳脱扣机构为球形滚子摆动从
动件空间正交盘形凸轮机构，由打结器机架、齿盘、

刀臂及刀臂轴组成
［９］
；齿盘上有槽式盘形凸轮，包

括内轮廓和外轮廓两部分，刀臂上有球形滚子、割

刀、脱扣凹槽和拨绳槽。

图 １　割绳脱扣机构结构示意图

Ｆｉｇ．１　ＳｔｒｕｃｔｕｒｅｄｉａｇｒａｍｏｆＤｋｎｏｔｔｅｒ
（ａ）等轴测图　（ｂ）斜二测图

１．机架　２．卡线轮　３．刀臂　４．割刀　５．拨绳槽　６．脱扣凹槽

７．打结舌　８．打结嘴　９．打结舌滚子　１０．滚子压板　１１．刀臂

轴　１２．滚子　１３．齿盘　１４．卡线轮锥齿轮　１５．打结嘴锥齿轮

１６．盘形凸轮外轮廓　１７．盘形凸轮内轮廓
　
割绳脱扣机构的运动原理图如图 ２所示，本文

未说明的符号与计算均在文献［９］中给出，在此不
再赘述。

１２　盘形凸轮的磨损及现有解决措施

如图３所示，长时间工作后，盘形凸轮内轮廓在
线段２和圆弧３所在柱面的相交处附近磨损严重，
出现磨损凹槽。由于打结器各机构的运动配合精

准，因此，磨损凹槽的出现会影响割绳脱扣机构的传

动精度，进而可能导致割绳和脱扣的失效。

图 ２　割绳脱扣机构原理图

Ｆｉｇ．２　Ｓｃｈｅｍａｔｉｃｄｉａｇｒａｍｏｆｗｉｐｅｒｍｅｃｈａｎｉｓｍ
（ａ）Ａ向视图　（ｂ）俯视图

　

图 ３　盘形凸轮内轮廓磨损情况

Ｆｉｇ．３　Ｗｅａｒｐａｔｔｅｒｎｏｆｉｎｎｅｒｃａｍｃｏｎｔｏｕｒ
　
盘形凸轮为齿盘的一部分，目前国内使用的均

为进口部件，更换代价高。针对磨损严重的问题，技

术人员常用堆焊的方式补回轮廓，但由于焊接材料

与凸轮实际材料不一致及焊接时氧化的原因，焊接

处并不可靠，焊后容易磨损消失和脱落。因此，在理

论上寻找减小盘形凸轮磨损的方法具有重要实际意

义。

１３　盘形凸轮磨损原因的分析
割绳脱扣机构运转时，滚子不仅相对凸轮滚动

还相对凸轮滑动，属于滚滑复合运动；现有割绳脱扣

机构的滚子为球滚子，盘形凸轮轮廓为柱面，不考虑

刚体形变时，滚子与凸轮为凸面 平面和凸面 凸面

的点接触，容易出现接触应力集中的现象；以上两种

因素会导致凸轮表面材料疲劳断裂形成点蚀或剥

落，即引起接触疲劳磨损
［１０］
。图 ３中磨损最严重区

域的形成是由于滚子与此区域接触时，刀臂处于割绳

和脱扣的复合状态，此时刀臂负载最大，则滚子与凸轮

的摩擦力和接触应力最大；另外，滚子与此区域接触时

角加速度不连续，存在交变应力，因此磨损最严重。

２　割绳脱扣机构改进设计

２１　割绳脱扣机构的改进原理与方案
割绳脱扣时，刀臂阻力为不可控因素。但刀臂

阻力不变时，若滚子与凸轮的压力角越小，则滚子受

到的正压力越小，滚子与凸轮的滑动摩擦力和接触

９１１第 ３期　　　　　　　　　　　　李海涛 等：打结器割绳脱扣机构磨损分析与改进设计



应力越小，因此，可以寻找减小压力角的方法以减轻

磨损。滚子与凸轮的点接触容易导致应力集中，因

此，可以寻找增大接触面积以减小接触应力的方法

来减轻磨损。

根据以上思路，提出以滚子中心线相对凸轮运

动所形成廓面（理论廓面）的等距曲面代替现有柱

面的方案，这样可以从理论上减小压力角；将凸轮廓

面改为理论廓面的等距曲面之后，滚子在任意位置

时，其中心线沿理论廓面的法线方向与凸轮廓面

（等距曲面）均平行，且距离都相等，因此，可以将球

滚子改为圆柱滚子，使点接触变为线接触，如图 ４ａ
所示，从而增大接触面积减小接触应力。

图 ４　改进凸轮的两种方案

Ｆｉｇ．４　Ｔｗｏｉｍｐｒｏｖｅｍｅｎｔｓｃｈｅｍｅｓｏｆｗｉｐｅｒｃａｍ
（ａ）线接触示意图　（ｂ）弧点接触示意图

　
但是，线接触对误差敏感

［１１］
，因此，若要保证滚

子与凸轮为良好的线接触，对割绳脱扣机构各部件

的制造及装配精度要求较高，这会增加制造成本。

为了解决这个问题，进一步将凸轮轮廓面设计成凸

轮理论廓面的等距圆弧面，滚子仍为球滚子，圆弧面

半径大于滚子，如图 ４ｂ所示，从而将滚子与凸轮改
为凸面 凹面的弧点接触，这样不仅减小了压力角、

增加了接触面积，而且使其对误差不敏感。

２２　改进后盘形凸轮内轮廓曲面方程的解析求解
如图２及图５所示，滚子中心点 Ｍ在 Ｏｘｙｚ中的

矢径点矢量为

ｌＯＭ＝

ｘＭ
ｙＭ

ｃ－ｌｓｉｎ（ψ０－ψ











）

（１）

式中　ｃ———Ｏ１点与 Ｏ点沿 ｚ方向距离
ｌ———滚子中心与刀臂轴轴线的距离
ψ０———滚子在起始位置时刀臂与 ｘ１方向的

夹角

ψ———滚子在任意位置时刀臂的角位移
设滚子中心线上任意点 Ｌ，如图 ２及图 ５所示，

根据线段 ＭＬ在 Ｏｘｙｚ中的投影长度，矢量 ｌＭＬ为

ｌＭＬ＝

μｃｏｓ（ψ０－ψ）ｃｏｓ（θ－φ）

μｃｏｓ（ψ０－ψ）ｓｉｎ（θ－φ）

－μｓｉｎ（ψ０－ψ











）

（２）

图 ５　割绳脱扣机构的空间模型

Ｆｉｇ．５　Ｓｐａｔｉａｌｍｏｄｅｌｏｆｗｉｐｅｒｍｅｃｈａｎｉｓｍ
　
式中　φ———凸轮转角

θ———ＯＰ０与 ｘ轴夹角
μ———滚子中心线上任意点 Ｌ与 Ｍ点位移，

μ∈［－６ｍｍ，６ｍｍ］
因此，滚子中心线相对凸轮运动所形成的理论

廓面 Ｓ，即 ｌＯＬ矢量，表示为

ｒ＝ｌＯＬ＝ｌＯＭ＋ｌＭＬ＝

ｘＭ＋μｃｏｓ（ψ０－ψ）ｃｏｓ（θ－φ）

ｙＭ＋μｃｏｓ（ψ０－ψ）ｓｉｎ（θ－φ）

ｃ－ｌｓｉｎ（ψ０－ψ）－μｓｉｎ（ψ０－ψ











）

（３）
滚子中心点所在理论廓面的单位法矢量

Ｎ＝
ｒφ×ｒμ
｜ｒφ×ｒμ｜

（４）

式中　ｒφ———ｒ关于 φ的偏导
ｒμ———ｒ关于 μ的偏导

如图６所示，滚子中心线上任意点 Ｇ沿 Ｎ反方
向偏距到等距圆弧上 Ｇ′的距离 ｄ满足

图 ６　等距圆弧计算示意图

Ｆｉｇ．６　Ｓｃｈｅｍａｔｉｃｄｉａｇｒａｍｏｆｅｑｕｉｄｉｓｔａｎｔａｒｃ

ｓｉｎΦ＝｜μ｜Ｒ３

ｃｏｓΦ＝
ｄ＋Ｒ３－ｒｒ
Ｒ










３

（５）

得 ｄ＝Ｒ３ (ｃｏｓａｒｃｓｉｎ｜μ｜
Ｒ )
３
－Ｒ３＋ｒｒ

式中　Ｒ３———改进后凸轮圆弧面的半径
ｒｒ———滚子半径
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则理论廓面的偏距圆弧面 Ｓ′方程为
ｒ′＝ｒ－ｄＮ （６）

取 Ｒ３＝１５ｍｍ（滚子半径ｒｒ＝１２５ｍｍ），计算得
到改进后盘形凸轮内轮廓曲面上的若干点，然后导

入到三维软件，生成的模型如图７所示。

图 ７　改进后盘形凸轮内轮廓模型

Ｆｉｇ．７　Ｍｏｄｅｌｏｆｉｍｐｒｏｖｅｄｉｎｎｅｒｃａｍｃｏｎｔｏｕｒ
　

３　改进前后割绳脱扣机构的对比计算

３１　压力角计算
滚子摆动方向与滚子受力方向的夹角为该机构

的压力角。滚子受力方向为滚子与凸轮的接触点所

在凸轮轮廓的法矢量。如图 ５所示，设改进前滚子
与凸轮的接触点 Ｔ所在凸轮轮廓的法矢量为 ｎ，由
于凸轮轮廓为柱面，滚子为球滚子，所以接触点 Ｔ
所在凸轮轮廓的法矢量方向必经过球心 Ｍ，因此，其
法矢量可表示为

ｎ＝

ｘＭ－ｘＴ
ｙＭ－ｙＴ









０

（７）

如图２及图 ５所示，由于刀臂轴轴线与 ＯＰ平
行，因此滚子摆动方向矢量 Ｖ可表示为

Ｖ＝±ｌＯＰ×ｌＯ１Ｍ （８）
式中，推程时取“＋”，回程时取“－”。

其中，根据几何关系

ｌＯ１Ｍ＝

－ｌｃｏｓ（ψ０－ψ）ｃｏｓ（θ－φ）

－ｌｃｏｓ（ψ０－ψ）ｓｉｎ（θ－φ）

ｌｓｉｎ（ψ０－ψ











）

（９）

ｌＯＰ＝
ｅｃｏｓ（θ－φ）
ｅｓｉｎ（θ－φ）









０

（１０）

式中　ｅ———凸轮轴轴线与刀臂的距离
改进前压力角 αａ为矢量 ｎ与 Ｖ的夹角，有

αａ＝ａｒｃｃｏｓ
ｎ·Ｖ
｜ｎ｜·｜Ｖ｜

（１１）

如图 ５及图 ６所示，改进后凸轮轮廓为等距圆
弧面，滚子与凸轮的接触点 Ｔ′所在凸轮轮廓的法矢
量为 Ｎ，因此，压力角 αｂ为矢量 Ｎ与 Ｖ的夹角，即

αｂ＝ａｒｃｃｏｓ
Ｎ·Ｖ
｜Ｎ｜·｜Ｖ｜

（１２）

改进只涉及到圆弧 １、３及线段 ２所在柱面，因
此，以下计算为 φ∈［０，７２４０°］。计算得到改进前
和改进后压力角曲线如图８所示。

图 ８　改进前后凸轮机构的压力角对比曲线

Ｆｉｇ．８　Ｃｕｒｖｅｏｆｐｒｅｓｓｕｒｅａｎｇｌｅｏｆｏｒｉｇｉｎａｌａｎｄ

ｉｍｐｒｏｖｅｄｗｉｐｅｒｍｅｃｈａｎｉｓｍｓ
　
由图 ８可知，改进后，压力角在推程开始阶段

（φ∈［０°，２９°］）和推程接近结束阶段（φ∈［４９°，
５９°］）比改进前减小明显，最大减小近 ９５％，平均减
小２５％左右，其他地方压力角与改进前基本一致。
３２　接触面积和最大接触应力计算

以下以滚子与凸轮均为设计时的原始曲面（初

始运转，尚未磨损）为例，进行相关运算。由微分几

何知识，滚子与凸轮曲面主曲率的计算满足方程
［１２］

Ｋ２＋２ＦＭ－ＥＮ－ＧＬ
ＥＧ－Ｆ２

Ｋ＋ＬＮ－Ｍ
２

ＥＧ－Ｆ２
＝０ （１３）

式中，Ｅ表示 ｒ２μ，Ｆ表示 ｒ′μ·ｒ′φ，Ｇ表示 ｒ′φ
２
，Ｌ表示

Ｎ（ｎ）·ｒ′μμ，Ｍ表示 Ｎ（ｎ）·ｒ′μφ，Ｎ表示 Ｎ（ｎ）·ｒ′φφ。
计算得到 Ｋ的两个实数根即为主曲率。滚子

的主曲率记为 Ｋ１１、Ｋ１２，滚子为球，因此 Ｋ１１＝Ｋ１２＝
１／ｒｒ。凸轮的主曲率记为 Ｋ２１、Ｋ２２，定义 Ｋ２１、Ｋ２２分别
为最大、最小曲率，由于改进前为柱面，因此 Ｋ２２＝０，
Ｋ２１即圆弧１、３和线段２的曲率；改进后为空间圆弧
面，因此 Ｋ２１＝１／Ｒ３，Ｋ２２通过方程求解可得。

根据赫兹公式，接触面椭圆的长半轴半径 ａ与
短半轴半径 ｂ分别为［１３－１４］

ａ＝ｎａ

３

(３２
１－μ２１
Ｅ１

＋
１－μ２２
Ｅ )
２

Ｆ
ｃｏｓα

Ｋ１１＋Ｋ１２＋Ｋ２１＋Ｋ槡 ２２

（１４）

ｂ＝ｎｂ

３

(３２
１－μ２１
Ｅ１

＋
１－μ２２
Ｅ )
２

Ｆ
ｃｏｓα

Ｋ１１＋Ｋ１２＋Ｋ２１＋Ｋ槡 ２２

（１５）
式中　μ１、μ２———滚子与凸轮的泊松比

Ｅ１、Ｅ２———滚子与凸轮的弹性模量
ｎａ、ｎｂ———接触系数（由 Ａ／Ｂ值查表得到）
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Ｆ———滚子与凸轮的法向压力沿滚子摆动方
向（Ｖ）的分力

其中

Ａ＝１
４
｛Ｋ１１＋Ｋ１２＋Ｋ２１＋Ｋ２２＋［（Ｋ１１－Ｋ１２）

２＋

（Ｋ２１－Ｋ２２）
２＋２（Ｋ１１－Ｋ１２）（Ｋ２１－Ｋ２２）ｃｏｓ（２ω）］

１
２｝

Ｂ＝１
４
｛Ｋ１１＋Ｋ１２＋Ｋ２１＋Ｋ２２＋［（Ｋ１１－Ｋ１２）

２＋

（Ｋ２１－Ｋ２２）
２－２（Ｋ１１－Ｋ１２）（Ｋ２１－Ｋ２２）ｃｏｓ（２ω）］

１
２｝

式中　ω———两接触体曲面主方向夹角（滚子为球，
ω可为任意值）

则接触面积 Ｓ为
Ｓ＝πａｂ （１６）

滚子与凸轮的最大接触应力

ｑｍａｘ＝
３Ｆ

２πａｂｃｏｓα
（１７）

根据以上公式，计算得到改进前后滚子与凸轮

的接触面积对比曲线及滚子与凸轮的最大接触应力

对比曲线分别如图９和图１０所示。其中，滚子与凸
轮的法向压力沿滚子摆动方向的分力 Ｆ为复杂变
化的力，由于相同凸轮转角下 Ｆ不变，因此这里 Ｆ
以符号代入，不参与计算。

图 ９　改进前后滚子与凸轮的接触面积对比曲线

Ｆｉｇ．９　Ｃｕｒｖｅｏｆｃｏｎｔａｃｔａｒｅａｏｆｏｒｉｇｉｎａｌａｎｄ

ｉｍｐｒｏｖｅｄｗｉｐｅｒｍｅｃｈａｎｉｓｍｓ
　

图 １０　改进前后滚子与凸轮的最大接触应力对比曲线

Ｆｉｇ．１０　Ｃｕｒｖｅｏｆｍａｘｉｍｕｍｃｏｎｔａｃｔｓｔｒｅｓｓｏｆｏｒｉｇｉｎａｌ

ａｎｄｉｍｐｒｏｖｅｄｗｉｐｅｒｍｅｃｈａｎｉｓｍｓ
　
由图９可知，初始运转时，改进后接触面积比改

进前平均增大５０％左右。

由图１０可知，初始运转时，改进后滚子与凸轮
的最大接触应力比改进前平均减小 ３８％左右。另
外，最大接触应力在 φ＝７９４°（接触点在圆弧 １和
线段２交点处）和 φ＝３４３２°（接触点在线段 ２和圆
弧３交点）时不连续，即产生较大的交变应力，这也
是导致线段２和圆弧３所在柱面相交处附近磨损严
重的一个原因。

４　盘形凸轮试制

盘形凸轮内轮廓部分在实际生产时采取铸造

精车 精铣的制造工艺，其中轴孔和端面为配合面，

铸造后精车；圆弧１、圆弧３和直线 ２所在柱面为工
作面，铸造后精铣。本次试制为单件生产，选用高硬

度铝合金毛坯（牌号 ２Ａ１２，成分铝、铜、镁），首先精
车出两端面和轴孔，并利用插床插削键槽；然后根据

车出的轴孔定位，利用 ＣＡＭ软件辅助编程在数控铣
床上粗铣出凸轮的非工作面，最后精铣工作面。

改进后凸轮有半径为 １５ｍｍ的空间圆弧形槽
面，借鉴齿轮成形法制造的思路，如图 １１ａ所示，首
先计算出滚子中心轨迹沿 Ｎ方向偏距 Ｒ３－ｒｒ的等
距曲线（刀具加工相对凸轮运动轨迹）上的有限点

坐标，然后将这些坐标写入程序中，采用半径为

１５ｍｍ的球头铣刀三轴联动铣削出弧面凹槽，此过
程利用圆弧５和直线 ４所在柱面保证定位，加工瞬
间如图１１ｂ所示。

图 １１　改进后凸轮的圆弧面加工

Ｆｉｇ．１１　Ｍａｎｕｆａｃｔｕｒｅｍｅｔｈｏｄｏｆｔｈｅｉｍｐｒｏｖｅｄｃａｍ
（ａ）加工轨迹求法　（ｂ）改进凸轮圆弧面加工瞬间

　

图 １２　加工得到的改进前后凸轮实物

Ｆｉｇ．１２　Ｍｏｃｋｕｐｓｏｆｏｒｉｇｉｎａｌａｎｄｉｍｐｒｏｖｅｄｃａｍｓ

采用上述工艺制造得到的改进前后盘形凸轮内

轮廓部分如图１２所示。

２２１ 农　业　机　械　学　报　　　　　　　　　　　　　　　　　２０１５年



５　磨损对比试验

５１　试验方法
根据对比试验的方法和要求，设计一种磨损试

验，除了改进前后凸轮的关键曲面不同之外，其余因

素均保持一致，相同磨损时间之后，分别检测滚子与

凸轮的磨损痕迹宽度（约等于接触面椭圆的短半轴

半径）和凸轮磨损量。

设计、加工并装配之后得到的试验台如图１３所
示，主要包括由电动机和减速器组成的动力输入装

置、由弹簧和滑轮等组成的负载装置以及打结器和

试验凸轮。其中电动机额定转速 １４００ｒ／ｍｉｎ，额定
扭矩１５Ｎ·ｍ，减速器的减速比为 １５。刀臂末端的
行程约８０ｍｍ，由此选用劲度系数为 ５００Ｎ／ｍ的弹
簧，并使滚子处于基圆位置时弹簧有 ２０ｍｍ的预紧
伸长量。

图 １３　试验平台实物图

Ｆｉｇ．１３　Ｔｅｓｔｂｅｎｃｈｏｆｗｉｐｅｒｍｅｃｈａｎｉｓｍ
１．机架　２．滑轮　３．减速器　４．电动机　５．联轴器　６．主轴　

７．盘形凸轮内轮廓　８．轴承座　９．轴支撑　１０．打结器　１１．打

结器支撑　１２．弹簧　１３．绳子
　

图 １４　改进前后凸轮磨损情况

Ｆｉｇ．１４　Ｗｅａｒｐａｔｔｅｒｎｏｆｏｒｉｇｉｎａｌａｎｄｉｍｐｒｏｖｅｄｃａｍｓ
（ａ）运转５ｈ后　（ｂ）运转１０ｈ后

５２　试验结果与分析
由于滚子为钢铁材料，试验凸轮为高硬度铝合

金，因此，两凸轮各磨损１０ｈ之后，磨损情况区别就
已经比较明显。图１４ａ为两凸轮各运转 ５ｈ之后的

磨损情况，测量得到改进后凸轮的磨损痕迹宽度为

７０ｍｍ，改进前为 ５１ｍｍ，改进后比改进前磨损痕
迹增加３７３％左右；图１４ｂ为两凸轮各运转１０ｈ之
后的磨损情况，测量得到改进后凸轮的磨损痕迹宽

度为８３ｍｍ，改进前为６３ｍｍ，改进后比改进前增
加３１７％，由图明显看出改进前凸轮磨损严重。

为了定量研究两凸轮磨损量，分别在两凸轮磨

损前和各磨损１０ｈ之后，使用温泽 ＸＯ ８７型三坐
标测量机（定位精度 ０００２ｍｍ）测量凸轮工作面同
一位置的空间坐标，共采集 １８００多个点坐标。然
后将磨损前后的点坐标导入 Ｉｍａｇｅｗａｒｅ［１５］，坐标系
对齐之后，拟合成曲面，并测量偏差，生成的偏差矢

量图如图１５所示。
由图１５ａ可知，改进后凸轮在实际工作磨损最

严重区域（线段 ２和圆弧 ３所在圆柱面交界处）的
磨损量为 ０２４～０２８ｍｍ；最大磨损（０４２ｍｍ）出
现在靠近基圆的圆弧面边界处，主要是由于此处接

触面积小，可通过加厚凸轮来解决，另外实际工作时

此处与滚子接触力小，并不会有多大磨损；其他接触

区域磨损在０１５～０２５ｍｍ之间。由图 １５ｂ可知，
改进前凸轮的最大磨损出现在实际工作磨损最严重

区域（线段２和圆弧３所在圆柱面交界处），磨损量
在０５～０５７ｍｍ之间；其他接触区域磨损在 ０３～
０５ｍｍ之间。因此，在实际工作磨损最严重区域
（线段２和圆弧 ３所在圆柱面交界处）及其他接触
区域，改进后比改进前凸轮磨损量减小约５０％。

６　结论

（１）针对打结器割绳脱扣机构盘形凸轮内轮廓
磨损严重的问题，设计了一种以凸轮理论廓面的等

距圆弧面代替现有柱面轮廓的改进方案。

（２）计算表明：改进后滚子与凸轮的压力角在
推程开始和接近结束阶段比改进前减小 ２５％左右；
改进后滚子与凸轮的初始接触面积比改进前增大约
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图 １５　改进前后凸轮磨损量对比

Ｆｉｇ．１５　Ｖｅｃｔｏｒｄｉａｇｒａｍｓｏｆａｂｒａｓｉｏｎｖａｌｕｅｏｆｏｒｉｇｉｎａｌａｎｄｉｍｐｒｏｖｅｄｃａｍｓ
（ａ）改进后　（ｂ）改进前

　
５０％，初始最大接触应力减小约３８％。

（３）用硬铝合金材料试制了改进前和改进后的
盘形凸轮，并在此基础上设计了对比磨损试验台；各

运转１０ｈ后，改进后盘形凸轮的磨损痕迹宽度比改
　　

进前增加３１７％，磨损量减小约５０％。
（４）改进后的割绳脱扣机构具有较强的承载力

和较好的耐磨性等优点，并且弧点接触使其对误差

不敏感。
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