
第 ３９ 卷第 ３ 期

２０２２ 年 ３ 月
机　 　 电　 　 工　 　 程

Ｊｏｕｒｎａｌ ｏｆ Ｍｅｃｈａｎｉｃａｌ ＆ Ｅｌｅｃｔｒｉｃａｌ Ｅｎｇｉｎｅｅｒｉｎｇ
Ｖｏｌ. ３９ Ｎｏ. ３
Ｍａｒ. ２０２２

收稿日期:２０２１ － ０８ － ２５

基金项目:国家自然科学基金资助项目(５１６６６０１６)ꎻ内蒙古自然科学基金资助项目(２０２０ＬＨ０５０２０)

作者简介:李震(１９７３ － )ꎬ男ꎬ山西山阴人ꎬ博士ꎬ教授ꎬ硕士生导师ꎬ主要从事生物质致密成型技术方面的研究ꎮ Ｅ￣ｍａｉｌ:ｌｉｚｈｅｎ＿７３０１０６＠ １２６. ｃｏｍ

ＤＯＩ:１０. ３９６９ / ｊ. ｉｓｓｎ. １００１ － ４５５１. ２０２２. ０３. ０２０

曲柄滑块成型机输出功率
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摘要:针对国内外现有成型机大都结构复杂、零件互换性差、挤出效率低等问题ꎬ提出了一种新型曲柄滑块成型机ꎬ并对该成型机进

行了输出功率分析与动力学仿真ꎮ 首先ꎬ基于成型机的成型原理ꎬ进行了成型机的结构设计ꎬ对整体机构的运动特性进行了理论推

导和仿真分析ꎻ然后ꎬ利用 ＡｕｔｏＣＡＤ软件画出了该机构的运动简图ꎬ运用平面几何分析法推导了滑块柱塞的运动学方程ꎬ并对该机

构的运动干涉进行理论分析ꎻ借助 ｏｒｉｇｉｎ曲线拟合的方式获取了阻力ꎬ使用 ＭＡＴＬＡＢ绘制了输出功率随时间变化的曲线ꎬ通过 Ｃｒｅｏ
Ｐａｒａｍｅｔｒｉｃ ６. ０. ０. ０ 软件建立了模型ꎻ最后ꎬ在 ＡＤＡＭＳ中采用三次插值样条函数对其关键部件滑块柱塞进行了运动学与动力学仿

真ꎬ研究了其运动情况ꎮ 研究结果表明:按照设计尺寸ꎬ该曲柄滑块成型机机构运动过程中无干涉、运动合理ꎬ其整机输出功率为

７. ３８ ｋＷꎬ与理论推导功率 ７. ５４ ｋＷ基本一致ꎬ验证了理论分析的准确性ꎬ为实际电机功率选择提供了理论依据ꎮ
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０　 引　 言

生物质能是经光合作用合成在绿色植物中的能

量ꎬ蕴藏在大自然各处ꎬ其总量仅次于煤炭、石油、天然

气ꎬ居于第四ꎬ是可燃烧的再生能源ꎮ 它可压缩成运输

方便、燃烧热值高且无污染的燃料[１]ꎮ
随着社会经济的发展ꎬ以及人们对于环境保护意

识的增强ꎬ为顺应国家碳达峰和碳中和趋势ꎬ世界各国

开始重视生物质能源的开发与利用ꎬ于是相应的生物

质成型设备也就应运而生[２ꎬ３]ꎮ
生物质压缩机主要分为 ３ 类ꎬ即活塞冲压式、螺旋

挤压式和压辊式成型机ꎮ 目前ꎬ已有相关学者[４￣７]对生

物质成型机进行了大量研究ꎮ
意大利学者对一款秸秆压缩机[８]进行了研究ꎬ该

压缩机能在田地里一次性对秸秆进行收割、切碎、挤压

水分、烘干、固体燃料成型ꎬ缩短了生物质成型工序ꎬ提
高了生产效率ꎻ但是其设备零件互换性差ꎬ不利于后期

维修ꎮ 张百良等人[９]在 ＨＰＢ￣Ⅰ型液压秸秆成型机基

础上ꎬ对 ＨＰＢ￣Ⅱ型液压秸秆成型机进行了研究ꎬ缓解

了螺旋式和机械冲压式成型能耗问题ꎻ但是其设备机

构复杂ꎬ制造费用昂贵ꎮ 姚宗路等人[１０]对立式双层孔

环模生物质压块机进行了研究ꎬ提高了其生产率与产

品质量ꎻ但是一旦其挤出模头发生堵塞或损坏ꎬ将无法

工作ꎬ影响了其成型效率ꎮ 张喜瑞等人[１１]对行星轮式

内外锥辊固体燃料平模成型机进行了研究ꎬ该成型机

以香蕉秸秆、椰壳以及甘蔗叶混合物为原料ꎬ填补了混

合原料的固体成型设备方面研究的空缺ꎻ但是其挤压

原料太过单一ꎬ且设备零件加工难度大ꎮ 宁廷州等

人[１２]对辊柱塞式成型机进行了研究ꎬ降低了传统生物

质成型机的能耗和减小成型机关键零部件的磨损ꎻ但
是其设备的成型效率不高ꎮ

上述存在的这些问题正是目前生产和发展高质量

生物质燃料的限制因素ꎮ 为有效解决以上问题ꎬ笔者

提出一种新型曲柄滑块成型机[１３]ꎬ对该机型进行运动

干涉分析、理论功率推导ꎬ然后在 ＡＤＡＭＳ 中对其进行

运动学与动力学仿真ꎮ

１　 成型机结构与工作原理

１. １　 整体结构

曲柄滑块生物质成型机整体结构图如图 １ 所示ꎮ
成型机主要由机体、曲柄、连杆、滑块、分料盖、机

架、电动机、变速器、驱动轴组成ꎮ 其中ꎬ曲柄 ２ 为“Ｌ”
形结构ꎬ连杆一端的端末设有环形工装口ꎬ且环形工装

图 １　 成型机整体结构图
１—分料盖ꎻ２—曲柄ꎻ３—连杆ꎻ４—滑块柱塞ꎻ５—机体ꎻ

６—成型模具孔

口在连杆端末错位加工ꎬ便于在将连杆固定安装在曲

柄上时ꎬ能够保证连杆自由端处于同一水平面的机架

上ꎻ滑块的端头上设有用于挤出物料的柱塞头 ９ 个ꎬ柱
塞排布与挤压孔排布一致ꎬ分料盖中部支撑臂内设有

轴承套ꎬ在轴承套内固定有轴承ꎮ 机体的挤压腔共有

６ 个ꎬ相应的连杆与滑块均设有 ６ 个ꎮ

１. ２　 工作原理

成型机工作时ꎬ在电动机和减速器的驱动下ꎬ曲
柄带动连杆和滑块在机体料槽内做往复运动ꎬ在轴

承的连接下ꎬ各连杆开始做相应程度的左右摆动和

来回拉伸ꎬ继而引起了各滑块在料槽内的直线运动ꎬ
于是物料在柱塞的作用下被挤压入模具ꎬ且曲柄每

转动一周ꎬ能带动滑块柱塞进行 ６ 次的物料挤出ꎬ效
率非常高ꎮ

上部的分料盖会以驱动轴所在轴线为中心公转ꎬ
将任意加入的物料很好地送入到处于空置状态的料槽

中ꎬ避免了物料在机体中的不确定流向ꎮ

２　 机构几何尺寸干涉分析

机构运动简图如图 ２ 所示ꎮ

图 ２　 机构运动简图
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图 ２ 中ꎬ曲柄为共用件ꎬ滑块及其滑轨成圆周阵列

布置ꎻ机构运动过程中ꎬ相邻连杆之间的夹角不断变

化ꎬ所以当连杆的几何尺寸设计不当时ꎬ容易出现尺寸

干涉现象ꎮ

２. １　 相邻连杆夹角分析

为避免连杆间的几何尺寸干涉ꎬ需要求得相邻连

杆之间的最小夹角ꎬ进而可进行避免几何干涉设计ꎮ
在曲柄转角为 α 时ꎬ机构的相连连杆之间的夹角

分析如图 ３ 所示ꎮ

图 ３　 相连连杆之间的夹角分析
α—曲柄转过的角度ꎻβ—第一、四组机构中各自连杆和

导轨夹角ꎻγ—第二、五组机构中各自连杆和导轨的夹角ꎻ
θ—第一、二组机构中两连杆之间的夹角ꎻＬ１—曲柄长度ꎻ
Ｌ２—连杆长度ꎻＯ—机构中心点ꎻＡ—第一组机构中滑块铰接

点ꎻＢ—第二组机构中滑块铰接点ꎻＣ—第一、二组机构中两

连杆铰接点

在三角形 ＡＢＣ和三角形 ＡＢＯ中ꎬ３ 个内角之和相

等ꎬ均为 １８０°ꎬ有如下关系:

θ１ ＝
π
３ ＋ β ＋ γ (１)

θ２ ＝
π
３ － (β ＋ γ) (２)

式中:θ１—第一、二组连杆的夹角ꎻθ２—第四、五组连杆

的夹角ꎻβ—第一、四组机构中各自连杆和导轨夹角ꎻ
γ—第二、五组机构中各自连杆和导轨的夹角ꎮ

由图 ３ 可知ꎬ当 β ＋ γ 有最大值时ꎬ第一、二组连杆

之间有最大夹角
π
３ ＋ β ＋ γꎬ第四、五组连杆之间有最

小夹角
π
３ － β － γꎮ

在第一组曲柄滑块机构中ꎬ由几何关系容易得到:

Ｌ１ｓｉｎ α － π６
æ

è
ç

ö

ø
÷ ＝ Ｌ２ｓｉｎβ (３)

式中:Ｌ１—曲柄长度ꎬｍｍꎻα—曲柄转过的角度ꎻＬ２—连

杆长度ꎬｍｍꎻβ—第一、四组机构中各自连杆和导轨

夹角ꎮ
在第二组曲柄滑块机构中ꎬ由几何关系容易得到:

Ｌ１ｃｏｓα ＝ Ｌ２ｓｉｎγ (４)
式中:Ｌ１—曲柄长度ꎬｍｍꎻα—曲柄转过的角度ꎻＬ２—连

杆长度ꎬｍｍꎻγ—第二、五组机构中各自连杆和导轨的

夹角ꎮ
由式(３ꎬ４)可得:

β ＝ ａｒｃｓｉｎ Ｌ１
Ｌ２
ｓｉｎ α － π６

æ

è
ç

ö

ø
÷

æ

è
ç

ö

ø
÷ (５)

γ ＝ ａｒｃｓｉｎ Ｌ１
Ｌ２
ｃｏｓαæ

è
ç

ö

ø
÷ (６)

式中:β—第一、四组机构中各自连杆和导轨夹角ꎻＬ１—
曲柄长度ꎬｍｍꎻＬ２—连杆长度ꎬｍｍꎻα—曲柄转过的角

度ꎻγ—第二、五组机构中各自连杆和导轨的夹角ꎮ
进而可得到:

β ＋ γ ＝ ａｒｃｓｉｎ Ｌ１
Ｌ２
ｓｉｎ α － π６

æ

è
ç

ö

ø
÷

æ

è
ç

ö

ø
÷ ＋ ａｒｃｓｉｎ Ｌ１

Ｌ２
ｃｏｓαæ

è
ç

ö

ø
÷(７)

式中:β—第一、四组机构中各自连杆和导轨夹角ꎻγ—
第二、五组机构中各自连杆和导轨的夹角ꎻＬ１—曲柄长

度ꎬｍｍꎻＬ２—连杆长度ꎬｍｍꎻα—曲柄转过的角度ꎮ
由此 可 知ꎬ β ＋ γ 是 关 于 α 的 函 数ꎬ且 α ∈

π
６ ꎬ
π
２

æ

è
ç

ö

ø
÷ꎮ

将该函数对 α 求导ꎬ得到的导数如下:

ｄ(β ＋ γ)
ｄα ＝

ｃｏｓ α － π６
æ

è
ç

ö

ø
÷

１ － Ｌ１
Ｌ２
ｓｉｎ α － π６

æ

è
ç

ö

ø
÷

æ

è
ç

ö

ø
÷

２
＋ － ｓｉｎα

１ － Ｌ１
Ｌ２
ｃｏｓαæ

è
ç

ö

ø
÷

２

(８)
式中:β—第一、四组机构中各自连杆和导轨夹角ꎻγ—
第二、五组机构中各自连杆和导轨的夹角ꎻＬ１—曲柄长

度ꎬｍｍꎻα—曲柄转过的角度ꎻＬ２—连杆长度ꎬｍｍꎮ

令
ｄ(β ＋ γ)
ｄα ＝ ０ꎬ可以求得 α ＝ π３ ꎮ

对式(８)进行分析可知ꎬβ ＋ γ 在 α ＝ π３ 时有极大

值ꎬ极大值为:

(β ＋ γ)ｍａｘ ＝ ２ａｒｃｓｉｎ
Ｌ１
２Ｌ２

æ

è
ç

ö

ø
÷ (９)

式中:β—第一、四组机构中各自连杆和导轨夹角ꎻγ—
第二、五组机构中各自连杆和导轨的夹角ꎻＬ１—曲柄长

度ꎬｍｍꎻＬ２—连杆长度ꎬｍｍꎮ
在求得 β ＋ γ 的最大值后ꎬ可以得到机构运动过

程中ꎬ第四、五组连杆之间的最小夹角为
π
３ － ２ａｒｃｓｉｎ
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Ｌ１
２Ｌ２

æ

è
ç

ö

ø
÷ꎮ 由于机构的对称性ꎬ此值也是机构中任意相邻

两组连杆之间的夹角的最小值ꎮ

２. ２　 相邻连杆干涉分析

为实现一个曲柄拖动 ６ 个连杆ꎬ曲柄与连杆连接

的铰链需要进行分层设计ꎮ
曲柄与连杆分层连接图如图 ４ 所示ꎮ

图 ４　 曲柄与连杆分层连接图
ｄ１—上层连杆与曲柄之间连接环的厚度ꎻｄ２—下层连杆与

曲柄之间连接环的厚度

每个连杆与曲柄铰链连接ꎬ但同时对连接厚度进

行控制和设计ꎮ 为了避免机构运动过程中ꎬ相邻连杆

之间宽度方向的干涉ꎬ需要对连杆的宽度进行设计ꎮ
连杆宽度设计图如图 ５ 所示ꎮ

图 ５　 连杆宽度设计图
θ—相邻连杆之间的夹角ꎻｘ—连杆距离铰链外圆环的距

离ꎻｗｘ—连杆在 ｘ 位置处的宽度ꎻＲ１—铰链外圆环半径

由图 ５ 可知ꎬ为避免连杆之间的干涉ꎬ应该一

直有:

ｗｘ < ２(Ｒ１ ＋ ｘ)ｓｉｎ
θ
２ (１０)

式中:ｗｘ—连杆在 ｘ 位置处的宽度ꎬｍｍꎻＲ１—铰链外圆

环半径ꎬｍｍꎻｘ—连杆距离铰链外圆环的距离ꎬｍｍꎻθ—
相邻连杆之间的夹角ꎮ

由前文的求解结果可知ꎬ当 θ 有最小值时ꎬ上式

(１０)也应该成立ꎬ也即有:

ｗｘ < ２(Ｒ１ ＋ ｘ)ｓｉｎ
π
６ － ａｒｃｓｉｎ

Ｌ１
２Ｌ２

æ

è
ç

ö

ø
÷

æ

è
ç

ö

ø
÷ (１１)

式中:ｗｘ—连杆在 ｘ 位置处的宽度ꎬｍｍꎻＲ１—铰链外圆

环半径ꎬｍｍꎻ ｘ—连杆距离铰链外圆环的距离ꎬｍｍꎻ

Ｌ１—曲柄长度ꎬｍｍꎻＬ２—连杆长度ꎬｍｍꎮ
对于 Ｌ１ ＝ ８０ ｍｍ、Ｌ２ ＝ ２２５ ｍｍ、Ｒ１ ＝ ４０ ｍｍ 时ꎬ由

式(１１)可得:
ｗｘ < ０. ６７６ ２∗(４０ ＋ ｘ) (１２)

式中:ｗｘ—连杆在 ｘ 位置处的宽度ꎬｍｍꎻｘ—连杆距离

铰链外圆环的距离ꎬｍｍꎮ
当 ｘ ＝ ０ 时ꎬｗｘ < ２７. ０５ ｍｍꎬ而该机构中该位置连

杆宽度为 ２５. １２ ｍｍꎬ显然该结果满足式(１２)ꎬ因此不

会产生干涉ꎮ

３　 机构总功率计算

在该机构中ꎬ滑块沿着料槽运动ꎬ只要能确定滑块

的位置ꎬ也即能得到滑块的位移ꎮ
机构中滑块的位移分析图如图 ６ 所示ꎮ

图 ６　 机构中滑块的位移分析图
α—曲柄转过的角度ꎻＬ１—曲柄长度ꎻＬ２—连杆长度ꎻＯ—

机构中心点ꎻＡ—第一组机构中滑块铰接点ꎻＢ———第二组机构

中滑块铰接点ꎻＣ—第一、二组机构中两连杆铰接点ꎻＤ—从点

Ｃ 到线段 ＯＡ 的垂足

对于第一组曲柄滑块机构ꎬ有以下几何关系式:

ｚ１ ＝ ＯＡ ＝ ＯＤ ＋ ＤＡ (１３)

式中:ｚ１—滑块中心 Ａ 到固定铰链中心 Ｏ 的距离ꎬｍｍꎻ
ＯＡ—滑块中心 Ａ 到固定铰链中心 Ｏ 的长度ꎬｍｍꎻ
ＯＤ—垂足 Ｄ 到固定铰链中心 Ｏ 的长度ꎬｍｍꎻＤＡ—滑

块中心 Ａ 到垂足 Ｄ 的长度ꎬｍｍꎮ
进而可求得 ｚ１ 与转角 α 的关系如下:

ｚ１ ＝ Ｌ１ｃｏｓ α － π６
æ

è
ç

ö

ø
÷ ＋ Ｌ２２ － Ｌ２１ｓｉｎ２ α － π６

æ

è
ç

ö

ø
÷ (１４)

式中:ｚ１—滑块中心 Ａ 到固定铰链中心 Ｏ 的距离ꎬｍｍꎻ
Ｌ１—曲柄长度ꎬｍｍꎻα—曲柄转过的角度ꎻＬ２—连杆长

度ꎬｍｍꎮ
同理ꎬ可以得到第二组曲柄滑块机构中ꎬ滑块中心

到固定铰链中心的距离 ｚ２ 与转角 α 的关系如下:
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ｚ２ ＝ Ｌ１ｃｏｓ α － π２
æ

è
ç

ö

ø
÷ ＋ Ｌ２２ － Ｌ２１ｓｉｎ２ α － π２

æ

è
ç

ö

ø
÷ (１５)

式中:ｚ２—滑块中心 Ｂ 到固定铰链中心 Ｏ 的距离ꎬｍｍꎻ
Ｌ１—曲柄长度ꎬｍｍꎻα—曲柄转过的角度ꎻＬ２—连杆长

度ꎬｍｍꎮ
该机构中ꎬ６ 组曲柄滑块机构是相同的ꎬ为方便分

析ꎬ笔者以第 ２ 组曲柄滑块机构为例ꎬ分析一组机构中

的功率变化 (机构的功率和滑块速度、滑块阻力

相关)ꎮ
笔者将 ｚ２ 对时间 ｔ 求导ꎬ可得滑块的移动速度:

ｖ２ ＝
ｄｚ２
ｄｔ ＝ Ｌ１ωｃｏｓ(ωｔ)􀅰

１ ＋
Ｌ１ｓｉｎ(ωｔ)

Ｌ２２ － Ｌ２１ｃｏｓ２(ωｔ)
æ

è
ç

ö

ø
÷

(１６)
式中:ｖ２—第二组滑块位移速度ꎬｍ / ｓꎻｚ２—滑块中心 Ｂ
到固定铰链中心 Ｏ 的距离ꎬｍｍꎻｔ—滑块位移时间ꎬｓꎻ
ω—曲柄转速ꎬｒ / ｍｉｎꎻＬ１—曲柄长度ꎬｍｍꎻＬ２—连杆长

度ꎬｍｍꎮ
滑块柱塞在挤压物料过程中ꎬ需要的最大成型压

力与所用原料参数有关ꎮ
现笔者拟给定材料为沙柳ꎬ它在含水率为 １０％ ~

２０％ ꎬ粒径为 ２ ｍｍ ~ ５ ｍｍꎬ堆积密度为 ３３０ ｋｇ / ｍ３ 的

参数下最佳成型压强为 ２ × １０７ Ｐａ[１４]ꎬ滑块上的柱塞

半径为 １０ － ２ ｍꎬ则压缩力 Ｆ 为:
Ｆ ＝ Ｐ􀅰Ｓ (１７)

式中:Ｐ—最佳成型压强ꎬＰａꎻＳ—柱塞横截面积ꎬｍ２ꎮ
由上式可得最大成型压缩力为 ６ ２８０ Ｎꎮ
其中ꎬ柱塞横截面积为:

Ｓ ＝ πｒ２ (１８)
式中:ｒ—柱塞半径ꎬｍꎮ

据文献[１５]可知ꎬ沙柳颗粒在挤压成型过程中的

压缩力随时间变化关系如图 ７ 所示ꎮ

图 ７　 压缩力随时间变化关系

结合运动学仿真可知ꎬ完成一次挤压过程时间为

１ ｓꎬ滑块柱塞运动到与成型模具内壁孔接触时ꎬ所需

时间为 ０. ７ ｓꎬ此时成型机开始挤压成型ꎬ因此ꎬ从开始

接触到挤压成型完成所需时间为 ０. ３ ｓꎮ Ａ 点表示滑

块柱塞与成型模具孔开始接触时的时间点ꎬＢ 点表示

当物料的密度最大时滑块柱塞走过最大行程时的时间

点ꎬＣ点表示物料成型密度最大时所需的压缩力ꎮ
根据作用与反作用力关系可知ꎬ其整个压缩过程

中ꎬ时间与阻力关系可以确定ꎮ
笔者将图 ７ 曲线导入 ｏｒｉｇｉｎ 中进行数据点拟合ꎬ

在 Ａ点代入 ０. ７ꎬＢ 点代入 １ꎬＣ 点代入 ６ ２８０ꎬ进行数

据点提取ꎬ将得到阻力与时间的数据表如表 １ 所示ꎮ
表 １　 阻力与时间的数据表

时间 / ｓ 阻力 / Ｎ
０. ７２１ ９２ １７. ０７６ ０５
０. ７８３ ９４ ８８. ６３９ ７３
０. ８２０ ５１ １２５. ５０５ ８７
０. ８９７ ９６ ６８７. １７２ ３３
０. ９３２ ９２ １ ６３４. ８４８ ９５
０. ９５４ ７２ ２ ８６８. ７８０ ２９
０. ９８９ １８ ５ ６４８. ９２０ ８６
０. ９９６ ５７ ６ ２６０. ４６５ ０４

　 　 每个滑块上有 ９ 个柱塞ꎬ每个柱塞受到的阻力是

随时间变化的函数ꎬ一个柱塞受到的阻力随时间的变

化如表 ２ 所示ꎮ
表 ２　 一个柱塞受到的阻力随时间的变化

时间 / ｓ 时间 / ｓ 阻力 / Ｎ 转角 / ° 新时间 / ｓ
ｔ０ ０. ７ ０ ３６ ０. ２
ｔ１ ０. ７２２ １７. ０７６ ３９. ９６ ０. ２２２
ｔ２ ０. ７８４ ８８. ６４０ ５１. １２ ０. ２８４
ｔ３ ０. ８２０ １２５. ５０６ ５７. ６ ０. ３２
ｔ４ ０. ８９８ ６８７. １７２ ７１. ６４ ０. ３９８
ｔ５ ０. ９３３ １ ６３４. ８４９ ７７. ９４ ０. ４３３
ｔ６ ０. ９５５ ２ ８６８. ７８０ ８１. ９ ０. ４５５
ｔ７ ０. ９８９ ５ ６４８. ９２１ ８８. ０２ ０. ４８９
ｔ８ ０. ９９６ ６ ２６０. ４６５ ８９. ２８ ０. ４９６
ｔ９ １ ６ ２８０ ９０ ０. ５

　 　 注:新时间为新坐标系下的曲柄转动时间ꎬ时间为 ０ꎬ曲柄

转动角度为 ０°ꎬ时间为 ｔꎬ曲柄转动角度为 １８０°∗ｔꎻ因为每组曲

柄滑块机构功率相似ꎬ只有一个固定时间差ꎬ以第二组曲柄滑

块机构为例求解

　 　 因为曲柄的转速一定ꎬ为 ３０ ｒ / ｍｉｎꎬ所以从０. ７ ｓ ~
１ ｓꎬ曲柄转过的角度为 ５４°ꎮ 而第 ２ 组曲柄在转角 α ＝
９０°时ꎬ有最大位移ꎬ因此可以反推第 ２ 组滑块在 α ＝
３６°时开始受到阻力ꎬ在 α ＝ ９０°有最大阻力ꎻ进而在此

处ꎬ可以得到滑块上一个柱塞受到的阻力与时间的

关系ꎮ
为简化分析ꎬ笔者对滑块上一个柱塞受到的阻力 ｆ
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做简化处理ꎬ在 ｔｉ ~ ｔｉ ＋ １的时间段内ꎬ阻力随时间线性

变化ꎬ即有:

ｆ( ｔ) ＝

ｆ０( ｔ)ꎬ ｔ０≤ｔ < ｔ１
ｆｎ( ｔ)ꎬ ｔｎ≤ｔ < ｔｎ ＋ １
ｆ８( ｔ)ꎬ ｔ８≤ｔ < ｔ９

ì

î

í

ï
ï

ïï

(１９)

式中:ｆｎ( ｔ)—关于时间 ｔ 在某一时间段内的一次函数ꎻ
ｔｎꎬｔｎ ＋ １—某一时间节点ꎬｓꎮ

在一个运动周期内ꎬ因为在时间 ｔ０ 之前和时间 ｔ９
之后ꎬ滑块所受阻力较小ꎬ所需的驱动功率也很小ꎮ

设计者更关心在 ｔ０ 到 ｔ９ 的时间段内ꎬ第 ２ 组曲柄

滑块的驱动功率 Ｐ２ꎬ其计算公式如下:
Ｐ２ ＝ ９ｆｖ２ (２０)

式中:Ｐ２—驱动功率ꎬｋＷꎻｆ—阻力ꎬＮꎻｖ２—第 ２ 组滑块

位移速度ꎬｍ / ｓꎮ
对于式(１９)ꎬ使用解析方法求得最大功率太过复

杂ꎬ笔者使用 ＭＡＴＬＡＢ 软件绘制功率 Ｐ２ 随时间变化

的曲线ꎬ进而找出功率的最大值ꎮ
时间从 ０. ２ ｓ变化至 ０. ５ ｓ时ꎬ驱动功率 Ｐ２ 随时间

ｔ 的变化曲线图如图 ８ 所示ꎮ

图 ８　 驱动功率 Ｐ２ 随时间 ｔ 的变化曲线图

由图 ８ 可知ꎬ驱动功率 Ｐ２ 在 ０. ４６ ｓ 时有最大值

１. ２５７ ｋＷꎮ
因为 ６ 组机构是对称的ꎬ尽管各组机构的驱动功

率不会同时达到最大ꎬ但考虑到安全性ꎬ可以将单组机

构的最大功率乘以 ６ 作为机构的总功率ꎬ因此ꎬ机构的

总功率为 ７. ５４ ｋＷꎮ

４　 成型机动力学分析

采用 Ｃｒｅｏ Ｐａｒａｍｅｔｒｉｃ ６. ０. ０. ０ 软件ꎬ笔者建立曲柄

滑块成型机模型ꎬ如图 ９ 所示ꎮ
图 ９ 中ꎬ由于曲柄滑块成型机 ６ 个部分模拟条件

相同ꎬ只需要一个成型部分的仿真即可ꎬ把该成型机简

化后只保留其中一个成型部分(机体ꎬ曲柄ꎬ连杆ꎬ滑

图 ９　 曲柄摇杆成型机模型

块ꎬ套筒ꎬ分料盖)装配体保存成 ｐａｓｓｄｓｏｌｉｄ. ｘ∗ｔ 格式

导入 ＡＤＡＭＳ[１６ꎬ１７]ꎮ

４. １　 约束定义和驱动施加

导入模型后ꎬ笔者设置长度单位为 ｍｍꎬ质量单位

为 ｋｇꎬ时间单位为 ｓꎬ以保证零件的重量及质心与实物

的一致ꎮ
为方便观察成型机的模拟实际运动情况ꎬ笔者对

各部分零件进行名称、颜色、材料属性信息的编辑ꎬ然
后进行约束ꎬ在曲柄与机体、连杆、分料盖之间添加转

动副ꎬ曲柄与套筒之间创建共线约束ꎬ连杆与滑块为转

动副ꎬ滑块与机体为滑动副ꎬ机体与大地之间添加固定

副(为便于观察ꎬ分料盖设置为隐藏)ꎮ
最后得到的动力学仿真虚拟样机模型如图 １０所示ꎮ

图 １０　 虚拟样机模型

为使各零部件动起来ꎬ笔者在曲柄与机体创建的

转动副上施加驱动ꎬ设置驱动转速为 ３０ ｒ / ｍｉｎꎬ仿真时

间为 ４ ｓꎬ步长为 ０. ０１ꎬ开始仿真ꎮ
运行仿真后得到滑块柱塞位移图如图 １１ 所示ꎮ
由图 １１ 可得出滑块柱塞的运动周期为 ２ ｓꎬ完成

一次挤压物料的时间为 １ ｓꎬ滑块柱塞最大位移为

１６０ ｍｍꎮ
该结果与最初设计的滑块位移行程相符ꎬ且运动
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图 １１　 滑块柱塞位移图

过程中各部件不发生干涉ꎬ因此ꎬ可以确定其运动

合理ꎮ

４. ２　 动力学仿真结果分析

笔者将上文得到的阻力与时间的数据表 １ 以. ｔｘｔ
文件格式导入 ＡＤＡＭＳ 里的数据单位创建样条函数

ｓｐｌｉｎｅ＿１ꎬ然后在柱塞添加与柱塞运动方向相反的力ꎮ
加载位置示意图如图 １２ 所示ꎮ

图 １２　 加载位置示意图

修改力的参数ꎬ置入三次样条插值函数 ＣＵＢＳＰＬꎮ
ＡＤＡＭＳ三次样条插值函数[１８ꎬ１９] ＣＵＢＳＰＬ(１ ｓｔ＿Ｉｎｄｅｐ＿
Ｖａｒꎬ２ｎｄ＿Ｉｎｄｅｐ＿ＶａｒꎬＳｐｌｉｎｅ＿ＮａｍｅꎬＤｅｒｉｖ＿Ｏｒｄｅｒ)ꎮ

其中:１ ｓｔ＿Ｉｎｄｅｐ＿Ｖａｒ 定为时间变量 ｔｉｍｅꎬ２ｎｄ＿Ｉｎ￣
ｄｅｐ＿Ｖａｒ设为 ０ꎬＳｐｌｉｎｅ＿Ｎａｍｅ 为所保存的力与时间的

曲线图名称ꎬＤｅｒｉｖ＿Ｏｒｄｅｒ设为 ０ꎮ
力与时间的曲线图在菜单 ｂｕｉｌｄ— > ｄａｔａ ｅｌｅ￣

ｍｅｎｔｓ— > ｓｐｌｉｎｅ 建立且三次样条插值函数的一般

形式:

ｓ(ｘ) ＝

ｓ０(ｘ) ｘ０≤ｘ≤ｘ１
ｓ１(ｘ) ｘ１≤ｘ≤ｘ２
􀆺

ｓｎ － １(ｘ) ｘｎ － １≤ｘ≤ｘｎ

ì

î

í

ï
ïï

ï
ïï

ü

þ

ý

ï
ïï

ï
ïï

(２１)

式中:Ｓ０(ｘ)ꎬＳ１ ( ｘ)ꎬ􀆺ꎬＳｎ － １ ( ｘ)—ｎ 个区间中的 ｎ 段

函数ꎻｘ０ꎬｘ１ꎬｘ２ꎬ􀆺ꎬｘｎ － １ꎬｘｎ—ｎ 个区间中的 ｎ ＋ １ 个节

点ꎮ
其中:

Ｓｉ(ｘ) ＝ ａｉ ＋ ｂｉ(ｘ － ｘｉ) ＋ ｃｉ(ｘ － ｘｉ) ２ ＋
ｄｉ(ｘ － ｘｉ) ３ꎬｉ ＝ ０ꎬ１ꎬ. . . . ꎬｎ － １ (２２)

式中:ａꎬｂꎬｃꎬｄ—４ 个系数(未知数)每个都有 ｎ 组ꎬ方
程组共有 ４ｎ 个未知数ꎮ

笔者再次设置仿真时间为 １ ｓꎬ步长为 ０. ０１ꎬ仿真

结束后ꎬ通过 ＡＤＡＭＳ / Ｐｏｓｔｐｒｏｃｅｓｓｏｒ模块数据处理之后

输出分析结果曲线ꎬ查看在动力学仿真过程中ꎬ主轴驱

动滑块柱塞从开始到完成挤压一次物料的驱动功率变

化曲线图ꎬ如图 １３ 所示ꎮ

图 １３　 驱动功率变化曲线图

由图 １３ 可知ꎬ在滑块柱塞运行到 ０. ９５ ｓ 时ꎬ所需

功率最大为 １. ２３ ｋＷꎬ即当滑块柱塞与物料达到最大

压缩力时功率最大ꎮ 因为成型机具有 ６ 个相同的成型

部分ꎬ所以整机功率约为 ７. ３８ ｋＷꎬ这与前文理论计算

值 ７. ５４ ｋＷ基本吻合ꎬ验证了理论分析的准确性ꎮ

５　 结束语

为了弥补了传统成型机结构复杂、零件互换性差

等弊端ꎬ笔者提出了一种新型曲柄滑块成型机ꎬ即采用

平面几何分析法对整体机构的运动特性进行了理论分

析ꎬ借助 ｏｒｉｇｉｎ曲线拟合方式求出了输出功率ꎬ并通过

ＡＤＡＭＳ软件运动学与动力学仿真ꎬ对理论分析结果进

行了验证ꎮ
研究结果表明:
(１)经运动学仿真分析ꎬ验证了文中理论计算部

分的准确性ꎬ整体机构运动过程中无干涉ꎬ运动合理ꎻ
(２)经 ＡＤＡＭＳ 采用三次插值样条函数对其关键

部位滑块柱塞进行动力学仿真ꎬ得出其整机功率为

７. ３８ ｋＷꎬ与理论推导的总功率 ７. ５４ ｋＷ 基本一致ꎬ为
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其实际生产活动动力源提供参考ꎮ
后续的研究工作中ꎬ笔者将在已得出成型机输出

功率的基础上ꎬ进一步研究该成型机的能耗问题ꎮ

参考文献(Ｒｅｆｅｒｅｎｃｅｓ):

[１]　 宁廷州ꎬ刘　 鹏ꎬ侯书林.生物质固化成型设备及其成型

影响因素分析[Ｊ].可再生能源ꎬ２０１７ꎬ３５(１):１３５￣１４０.
[２]　 王庆和ꎬ孙　 勇.我国生物质燃料固化成型设备研究现状

[Ｊ].农机化研究ꎬ２０１１ꎬ３３(３):２１１￣２１４.
[３]　 刘圣勇ꎬ陈开碇ꎬ张百良.国内外生物质成型燃料及燃烧

设备研究与开发现状[Ｊ].可再生能源ꎬ２００２(４):１４￣１５.
[４]　 ＲＡＧＮＵＳ ＲꎬＬＡＲＳＳＯＮ Ｓ ＨꎬＬＥＳＴＡＮＤＥＲ Ｔ Ａ. Ｎｅｗ ｔｏｏｌ ｆｏｒ

ｉｍｐｒｏｖｅｄ ｃｏｎｔｒｏｌ ｏｆ ｓｕｂ￣ｐｒｏｃｅｓｓ ｉｎｔｅｒａｃｔｉｏｎｓ ｉｎ ｒｏｔａｔｉｎｇ ｒｉｎｇ
ｄｉｅｐｅｌｌｅｔｉｚｉｎｇ ｏｆ ｔｏｒｒｅｆｉｅｄ ｂｉｏｍａｓｓ [ Ｊ]. Ａｐｐｌｉｅｄ Ｅｎｅｒｇｙꎬ
２０１７ꎬ１９０:８３５￣８４０.

[５]　 ＣＥＬＩＫ Ｈ ＫꎬＹＩＬＭＡＺ ＨꎬＲＥＮＮＩＥ Ａ Ｅ Ｗꎬｅｔ ａｌ. Ｄｅｔｅｒｍｉｎａ￣
ｔｉｏｎ ｏｆ ｔｈｅ ｆａｉｌｕｒｅ ｓｕｓｃｅｐｔｉｂｉｌｉｔｙ ｏｆ ａ ｆｌａｔ ｄｉｅ ｕｓｅｄ ｉｎ ｂｉｏｍａｓｓ
ｐｅｌｌｅｔｉｚｉｎｇ ｍａｃｈｉｎｅｓ ｂｙ ｍｅａｎｓ ｏｆ ＦＥＡ￣ｂａｓｅｄ ｄｅｓｉｇｎ ｅｘｐｌｏｒａ￣
ｔｉｏｎ [ Ｊ]. Ｊｏｕｒｎａｌ ｏｆ Ｆａｉｌｕｒｅ Ａｎａｌｙｓｉｓ ａｎｄ Ｐｒｅｖｅｎｔｉｏｎꎬ
２０１８ꎬ１８(５):１０９９￣１１１０.

[６]　 ＰＩＣＣＨＩＯ ＲꎬＬＡＴＴＥＲＩＮＩ ＦꎬＶＥＮＡＮＺＩ Ｒꎬｅｔ ａｌ. Ｐｅｌｌｅｔ ｐｒｏ￣
ｄｕｃｔｉｏｎ ｆｒｏｍ ｗｏｏｄｙ ａｎｄ Ｎｏｎ￣Ｗｏｏｄｙ ｆｅｅｄｓｔｏｃｋｓ: ａ ｒｅｖｉｅｗ ｏｎ
ｂｉｏｍａｓｓ ｑｕａｌｉｔｙ ｅｖａｌｕａｔｉｏｎ [ Ｊ]. Ｅｎｅｒｇｉｅｓꎬ２０２０ꎬ１３ (１１):
２９３７.

[７] 　 ＣＨＥＮ Ｔｉａｎ￣ｙｏｕꎬ ＪＩＡ Ｈｏｎｇ￣ｌｅｉꎬ ＺＨＡＮＧ Ｓｈｅｎｇ￣ｗｅｉꎬ ｅｔ ａｌ.
Ｏｐｔｉｍｉｚａｔｉｏｎ ｏｆ ｃｏｌｄ ｐｒｅｓｓｉｎｇ ｐｒｏｃｅｓｓ ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ ｏｆ ｃｈｏｐｐｅｄ
ｃｏｒｎ ｓｔｒａｗｓ ｆｏｒ ｆｕｅｌ[Ｊ]. Ｅｎｅｒｇｉｅｓꎬ２０２０ꎬ１３(３):６５２.

[８]　 张建超ꎬ德雪红ꎬ李　 震ꎬ等.生物质固化成型机理及设备

的研究现状[Ｊ].林产工业ꎬ２０２０ꎬ５７(１２):４５￣４９.
[９]　 马孝琴ꎬ尤希风ꎬ张百良. ＨＰＢ￣Ⅰ型液压秸秆成型机的大

型优化设计[Ｊ].可再生能源ꎬ２００６(３):３３￣３６.
[１０]　 姚宗路ꎬ张　 妍ꎬ赵立欣ꎬ等.立式双层孔环模生物质压

块机设计与试验[ Ｊ]. 农业工程学报ꎬ２０１６ꎬ３２(Ｓ１):８￣
１２.

[１１]　 张喜瑞ꎬ王俊霖ꎬ李　 粤ꎬ等.香蕉秸秆颗粒燃料固体成

型机的设计与试验[ Ｊ]. 农业工程学报ꎬ２０１２ꎬ２８(１１):
２２￣２６.

[１２]　 宁廷州ꎬ俞国胜ꎬ陈忠加ꎬ等.对辊柱塞式成型机设计与

试验[Ｊ].农业机械学报ꎬ２０１６ꎬ４７(５):２０３￣２１０.
[１３]　 李　 震ꎬ王宏强ꎬ王　 鹏.一种曲柄摇杆柱塞式生物质压

缩:中国ꎬＣＮ２０１８１１３３３４７０. ４[Ｐ]. ２０１９￣０２￣２２.
[１４]　 王　 鹏.新型滑块柱塞式生物质成型机的设计与关键部

件动力学仿真分析[Ｄ].包头:内蒙古科技大学机械工

程学院ꎬ２０１９.
[１５]　 高雨航.基于离散元法的沙柳细枝颗粒致密成型机理研

究[Ｄ].包头:内蒙古科技大学机械工程学院ꎬ２０１９.
[１６]　 贾　 先ꎬ谭栓斌ꎬ范淑琴.基于 ＡＤＡＭＳ 的三角连杆机构

压力机仿真分析 [ Ｊ]. 机电工程ꎬ２０１６ꎬ３３ (９):１０８０￣
１０８３.

[１７]　 ＬＩＮ Ｔ Ｙ. Ｒｅｓｅａｒｃｈ ａｎｄ ｄｅｖｅｌｏｐｍｅｎｔ ｏｆ ａｎ ａｕｘｉｌｉａｒｙ ｄｒｉｖｉｎ￣
ｇｕｎｉｔ ｗｉｔｈ ｒｅｔｒａｃｔ ｍｅｃｈａｎｉｓｍ ｆｏｒ ｗｈｅｅｌｃｈａｉｒｓ[Ｄ]. Ｔａｉｎａｎ:
Ｓｏｕｔｈｅｒｎ Ｔａｉｗａｎ Ｕｎｉｖｅｒｓｉｔｙꎬ２００６.

[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ꎬ２００８.

[１９]　 戴加全ꎬ袁祖强ꎬ刘永青.基于 ＡＤＡＭＳ 轮椅的动力学仿

真[Ｊ].机械设计ꎬ２０１３ꎬ３０(１０):２９￣３２.

[编辑:李　 辉]

本文引用格式:

李　 震ꎬ王　 维ꎬ王宏强ꎬ等.曲柄滑块成型机输出功率分析与动力学仿真[Ｊ] .机电工程ꎬ２０２２ꎬ３９(３):４１９ － ４２６.

ＬＩ Ｚｈｅｎꎬ ＷＡＮＧ Ｗｅｉꎬ ＷＡＮＧ Ｈｏｎｇ￣ｑｉａｎｇꎬ ｅｔ ａｌ. Ｏｕｔｐｕｔ ｐｏｗｅｒ ａｎａｌｙｓｉｓ ａｎｄ ｄｙｎａｍｉｃｓ ｓｉｍｕｌａｔｉｏｎ ｏｆ ｃｒａｎｋ ｓｌｉｄｅｒ ｆｏｒｍｉｎｇ ｍａｃｈｉｎｅ[Ｊ] . Ｊｏｕｒｎａｌ ｏｆ Ｍｅｃｈａｎｉｃａｌ ＆

Ｅｌｅｃｔｒｉｃａｌ Ｅｎｇｉｎｅｅｒｉｎｇꎬ ２０２２ꎬ３９(３):４１９ － ４２６. «机电工程»杂志:ｈｔｔｐ: / / ｗｗｗ. ｍｅｅｍ. ｃｏｍ. ｃｎ

􀅰６２４􀅰 机　 　 电　 　 工　 　 程 第 ３９ 卷




