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摘 要： 针对共轭凸轮打纬机构在高速运转时因磨损或构件变形所产生的凸轮副间隙问题， 对机构中共轭凸轮副间
隙进行数学描述，基于混合接触力模型和 Coulomb 摩擦力模型表达凸轮-滚子间隙碰撞力；分析共轭凸轮副
存在的 3种位置状态，基于牛顿-欧拉方程建立机构碰撞动力学模型，并应用 ADAMS软件验证间隙和动力学
模型的正确性；以建立的动力学模型为基础，研究不同共轭凸轮副间隙值和不同凸轮廓线对机构动力学性能
的影响。 结果表明：摆杆加速度及接触力的突变会导致主凸轮与回凸轮的驱动转换，这对机构运行的稳定性
会产生较大影响；在机构间隙值小于 0.1 mm时，从动件动态响应随之变化相对平缓，而大于 0.1 mm 时动态性
能急剧恶化；在计及共轭凸轮副间隙的情况下，对比五次多项式运动规律，利用修正梯形加速度运动规律设
计的共轭凸轮机构从动件角加速度幅值更大，产生的凸轮与滚子间冲击碰撞响应更明显。
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Abstract： Aiming at the cam clearance problem caused by wear or component deformation in the conjugate cam weft inser鄄
tion mechanism during high-speed operation， a mathematical description of the conjugate cam clearance in the
mechanism is presented， and the collision force of cam and roller clearance is expressed based on the hybrid
contact force model and the Coulomb friction force model. The three position states of the conjugate cam pair are
analyzed and expressed， a collision dynamics model of the mechanism is established based on the Newton Euler
equation， and ADAMS software is applied to verify the correctness of the clearance and dynamics model. Based
on the established dynamic model， the influence of different conjugate cam pair clearance values and different
cam profiles on the dynamic performance of the mechanism is studied. The results indicate that sudden changes
in pendulum acceleration and contact force can lead to drive conversion between the main cam and the return
cam， which will have a significant impact on the stability of the mechanism′s operation. When the backlash value
of the mechanism is less than 0.1 mm， the dynamic response of the follower changes relatively gently； however，
when it exceeds 0.1 mm， the dynamic performance deteriorates sharply. When considering the clearance between
the conjugate cam pairs， compared to the fifth-degree polynomial motion law， the conjugate cam mechanism de鄄
signed using the trapezoidal acceleration motion law has a larger amplitude of angular acceleration of the follow鄄
er， resulting in a more significant impact collision response between the cam and the roller.

Key words： weft insertion mechanism； conjugated cam； cam clearance； collision； dynamic characteristics

机械传动中，运动副间隙是影响系统动态响应的
重要因素。 一方面，运动副间隙可以由机械设计、制造
及装配等原因产生且在工程实际中不可避免，可直接

影响到机构运行的动态响应精度[1-3]；另一方面，由于
机构内运动副润滑不良[4-5]以及磨损变形[6-7]亦会加速
间隙的产生与扩大，进而影响到机构动态性能。
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多体系统中多运动副间隙的存在会使机构产生
运动滞后效应，加速度存在强烈波动，产生冲击现象。
针对多运动副间隙对多体系统冲击振动的影响问题，
相关学者多围绕含多旋转副间隙的连杆机构展开研
究，Zhu 等 [8]推导了含间隙铰的框架结构的动力学模
型，并通过数值结果发现，引入合理的预紧力矩的扭
转弹簧能够显著改善含间隙铰接触位置的分布。 Liu
等[9]对空间含间隙铰即轴颈和轴承进行数学建模，并
定义了径向间隙和轴向间隙，通过多个算例证明了模
型的有效性。 Abdallah 等[10]对含多间隙铰的曲柄滑块
机构进行动力学建模，研究结果表明间隙的尺寸和位
置对滑块动态响应的精度有着决定性的影响。 众多学
者对含间隙绞机构的研究深入且全面，而计入凸轮副
影响的研究很少[11-13]。 但在高速剑杆织机打纬机构中，
在共轭凸轮受到高载冲击作用下，凸轮副间隙碰撞将
对打纬稳定性带来不可忽视的负面影响[14-15]，必须加
以重点考虑。 对于凸轮机构的接触碰撞研究，一些学
者在此方面做了部分前瞻性研究[16-18]，但对共轭凸轮
副间隙的研究仍较为缺乏。 目前尚未针对含凸轮副间
隙碰撞作用的多体系统冲击振动问题展开深入研究。

研究机械系统的接触碰撞过程，主要是求解系统
中所有接触碰撞界面上的接触碰撞力，以对整个机械
系统作进一步的动态分析。 目前，常用的接触碰撞力
模型主要包括：纯弹性理论 Hertz 接触力模型 [19-20]、
Lankarani-Nikravesh（L-N）非线性弹簧阻尼模型 [21]及
混合接触力模型[22]等。对比前 2 种方法，混合接触力模
型不仅可以通过碰撞体材料、结构尺寸以及接触变形
来反映接触力的大小，更重要的是可以依据接触面的
曲率半径来更好地反映非规则的接触表面，更适用于
建立凸轮副间隙碰撞模型。

本文以共轭凸轮打纬机构为例，研究共轭凸轮副
间隙碰撞对机构动力学特性的影响。 首先，基于混合
接触力模型与改进的 Coulomb 摩擦力模型对共轭凸
轮间隙建立一般数学模型， 接着利用牛顿-欧拉方程
建立含凸轮副间隙的机构动力学模型；最后深入探究
不同间隙值、凸轮廓线对共轭凸轮打纬机构动力学特
性的影响。

1 系统描述

共轭凸轮打纬机构简图如图 1 所示。 图 1 显示，
机构由共轭凸轮（1、1’）、滚子（2、2’）、推杆（3、3’）及
摆杆（4）组成。 其中钢筘安装在摆杆前段，通过摆杆的
运动实现打纬，两推杆与摆杆于点 A 处固连。 共轭凸

轮绕回转轴 O 做匀速转动， 推程期主凸轮 1 对滚子 2
施加正压力，从而带动推杆 3 与摆杆 4 绕回转轴 A 做
顺时针转动；推程结束时副凸轮 1’对滚子 2’施加正
压力，从而驱动推杆 3’与摆杆 4 绕回转轴 A 逆时针转
动。 之后进入共轭凸轮休止期阶段，此时钢筘静止等
待纬线引入。

本文将在考虑共轭凸轮副间隙的情况下，研究不
同工况时的钢筘运动规律，探究不同因素对系统动态
响应的影响。

2 机构动力学建模

2.1 凸轮副间隙数学建模
2.1.1 凸轮副间隙的描述

含间隙凸轮-滚子模型如图 2 所示。 图 2 中：主摆
杆处于副摆杆与回凸轮恰好接触的极限位置；渍m 为同
时刻滚子恰与主凸轮接触时主摆杆所处位置和极限
位置的夹角；间隙 c 则可定义为两位置滚子中心的距
离；R 为滚子半径。

图 3 为间隙描述图。图 3 中：XOY 为全局坐标系；
琢 为滚子中心 Bj 相对于理想情况下恰与凸轮接触时
滚子中心 Bi 的方位角；ri、rj 分别为 Bi、Bj 在全局坐标
系中的矢量；间隙矢量 e 为理想情况下恰与凸轮接触

图 1 共轭凸轮打纬机构工作原理
Fig.1 Working principle diagram of conjugate cam swing rod
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图 2 含间隙凸轮-滚子模型
Fig.2 Cam roller model with clearance
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时滚子中心 Bi 到滚子中心 Bj 的向量，即
e = rj - ri （1）
在滚子与凸轮不接触时，间隙量 e 可表示为

e = ex
2
+ ey

2姨 （2）
式中：ex 和 ey 分别为间隙向量 e 在全局坐标系中 X 轴
及 Y 轴方向的分量。

当含间隙凸轮副发生碰撞时， 模型如图 4 所示。
滚子与凸轮在接触点会产生压缩变形矢量 啄，可表示为

啄 = rj
p
- ri

p
（3）

式中：rj
p
和 ri

p
分别为接触碰撞时凸轮与滚子在全局坐

标系下接触点的矢量；n 和 t 分别为凸轮滚子的接触
点在法线方向和切线方向的向量。

rj
p
= rj + Rn

ri
p
= ri + R

"
$
$$
#
$
$
$
% n

（4）

式中：R 为滚子半径。

滚子与凸轮相互挤压产生的穿刺深度由偏心矢
量的大小与初始间隙量决定，其大小 啄 可表示为

啄 =（ex + ey）
1
2 （5）

将式（3）中矢量 rj
p
和 ri

p
对时间求导，可得凸轮与

滚子接触变形点在全局坐标系下的速度表达

r觶 j
p

= r觶 j + Rn觶

r觶 i
p

= r觶 i + Rn觶

觶
$
$
$
$
#
$
$
$
$
%

（6）

将接触变形点的相对速度分别投影到 X轴及 Y轴，
得到凸轮与滚子接触碰撞时的相对碰撞速度表达式

vn =（r觶 j
p

+ r觶 i
p

）n

vt =（r觶 j
p

+ r觶 i
p

）

觶
$
$
$
$
#
$
$
$
$
%

t
（7）

2.1.2 含间隙凸轮副的作用力模型
在系统运行的初始状态，滚子中心 B 与凸轮理论

廓线重合，但在间隙的影响下，随着共轭凸轮的转动，
滚子与凸轮轮廓处于碰撞-分离状态。 然而，在碰撞过
程中凸轮轮廓与滚子接触会发生弹性变形，产生法向
接触力 FN 以及切向摩擦力 FT，本文采用修正混合接触
模型[11]来描述含间隙凸轮副接触力，其与变形量的关
系为

FN = K啄n + C（啄）啄觶 啄≥0
0 啄 < 0

0 （8）

式中：K 为非线性接触刚度系数；C（啄）为碰撞过程中
的阻尼系数；n 为接触力指数，代表对于接触应力呈抛
物线分布的影响情况，其取值范围为 1.0~1.5，对于金
属材料而言一般取 1.5。

作为凸轮-滚子接触模型，采用适用于凸轮副的
一般性非线性接触刚度系数 K，表达式为

K = 1
8 仔E* 2啄[3（Rb + R）+ 2啄]2

（Rb + R + 啄）姨 （9）

式中：Rb为凸轮曲率半径。接触弹性模量 E*求解公式为
1
E* = 1 - 滋1

2

E1
+ 1 - 滋2

2

E2
（10）

式中：Ei（i = 1，2）和 滋i 分别为材料的接触弹性模量及
泊松比。 修正的阻尼系数为

C（啄）= 3Kn（1 - ce
2
）e

2( 1-ce )啄n

4啄觶 ( - )
（11）

式中：ce 为恢复系数；啄觶 ( - )为凸轮与滚子碰撞接触初始
时刻的相对速度。

传统 Coulomb 摩擦力模型没有考虑冲击－碰撞过
程中的黏滞现象，在切向速度为 0 处存在方向突变问
题。 为避免这一问题，本文采用修正的 Coulomb 摩擦
力模型，其表达式为

FT = -滋（淄t）FNsign（淄t） （12）
式中：滋（淄t）为动态摩擦系数，由式（13）计算得到

滋（淄t）=

图 3 间隙的描述
Fig.3 Description of clearance
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图 4 凸轮-滚子碰撞模型
Fig.4 Cam roller collision model
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-滋dsign（淄t） 淄t > 淄d

- 乙"滋d +（滋s - 滋d）
|淄t| - 淄s
淄d - 淄ss $

2

淄s≤淄t≤淄d

3 -2 |淄t| - 淄s
淄d - 淄ss $' (乙乙sign（淄t）

滋s - 2滋s
淄t - 淄s
2淄ss s

2

乙s3 - 淄t + 淄s
淄s 乙s 淄t < 淄s

s
-
-
-
-
-
-
-
-
-
-
-
,
-
-
-
-
-
-
-
-
-
-
-
.

（13）

式中：淄t 表示碰撞点的相对速度，即切向方向的速度分
量；滋d 和 滋s 分别为动、静摩擦系数；淄s 和 淄d 分别为静摩
擦临界速度及最大动摩擦临界速度。
2.2 机构运动学分析

以旋转轴 O为基点建立固定坐标系，如图 5所示。

在理想状态下， 滚子中心 B 与理论廓线重合，在
此状态下 O 与 B 的连线视为等效杆 l1，其与 x 轴夹角
为 兹1。 共轭凸轮质心为 S1，距离旋转轴 O 为 ρ1；从动件
两摆杆长度均为 l2，滚子摆杆整体质心为 S2，与 x 轴的
夹角分别为 兹2，A 与质心 S1 距离为 ρ2。 现设定共轭凸
轮输出运动规律为五次多项式加速度运动规律，推程
阶段从摆杆4 的运动规律如式（14）所示。

兹2 = 鬃m 10 姿
鬃1

s $
3

- 15 姿
鬃1

s $
4

+ 6 姿
鬃1

s $
5' /

兹觶 2 = 鬃m 30 姿2

鬃1
3 �- 60 姿3

鬃1
4 + 24 姿4

鬃1
5' /

兹咬 2 = 鬃m 60 姿
鬃1

3 �- 180 姿3

鬃1
4 + 96 姿3

鬃1
5' /

s
-
-
-
-
-
-
-
-
-
,
-
-
-
-
-
-
-
-
-
.

（14）

式中：姿 = 兹1 - p；p 为主凸轮休止期等效杆件与 x 轴的
初始夹角， 即主凸轮在休止期对应摆杆与 x 轴的初始
夹角；鬃m 为从摆杆的最大摆角；鬃1、鬃2 分别为对应阶段
凸轮转角。

等效杆 l1 长度为

l1 =（a2 + l22 - 2al2cos 兹2）
1
2 （15）

等效杆 l1 与 x 轴夹角为

兹1 = arccos（a2 + l22 - l12
2al2

） （16）

则其角速度、角加速度的表达式为

兹觶 1 = l1
2al2 乙'1 - 乙sa2 + l22 - l12

2al2 乙s
2

乙/
1/2

dl1
dt

兹咬1= 1
2 乙sl1

al2 乙s
2

乙'1- 乙sa2+ l22- l122al2 乙s
2

乙/
1/2

乙sdl1dt 乙s
2

+

l1
al2 乙'1 - 乙sa2 + l22 - l122al2 乙s

2

乙/
1/2

乙sdl1dt 乙s
2

+

l1
al2 乙'1 - 乙sa2 + l22 - l122al2 乙s

2

乙/
1/2
d2l1
dt2

s
-
-
-
-
-
-
-
-
-
-
-
-
--
,
-
-
-
-
-
-
-
-
-
-
-
-
--
.

（17）

凸轮副间隙描述如图 6 所示。

理想状态下含间隙凸轮副滚子中心位置向量为
roi = l1cos 兹1ix + l1sin 兹1iy
roj =（a - l2cos 兹2）ix + l2sin 兹2iy
" （18）

式中：ix 和 iy 分别为全局坐标系 xOy 下沿 x 轴和 y 轴
方向的单位向量。

由式 （18）可以得到在全局坐标系下滚子中心 B
偏距向量的表达式为

e = roj - roi =（a - l2cos 兹2 - l1cos 兹1）ix -
（l2sin 兹2 - l1sin 兹1）iy （19）

由式（19）可得滚子中心偏距向量的分量为：
ex = a - l2cos 兹2 - l1cos 兹1
ey = l2sin 兹2 - l1sin 兹1
" （20）

凸轮副间隙偏距向量与水平方向的夹角为

琢 = arctan ey
exs s （21）

2.3 含凸轮副间隙机构动力学建模
如图 4 所示， 当滚子与凸轮发生接触碰撞时，凸

轮副受到冲击-碰撞力的作用，由式（8）、式（12）可求
得法向接触力 FNi 与切向摩擦力 FTi（i = 1，2），冲击-碰
撞力的分量可以表示为

Fxi = FNicos 琢 - FTicos 琢
Fyi = FNisin 琢 + FTisin
" 琢

（22）

滚子摆杆从动件共轭凸轮机构在凸轮副间隙的

图 5 滚子摆杆从动件共轭凸轮机构
Fig.5 Conjugate cam mechanism with roller swing follower

A

B

y

O
x

l1

棕

l2

兹1

ρ1

ρ2

S1

兹2

S2

图 6 凸轮副间隙的描述
Fig.6 Description of cam clearance
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图 8 回凸轮与滚子接触碰撞
Fig.8 Contact collision between return cam and roller
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影响下可以分为以下 3 种情况。
2.3.1 主凸轮与滚子接触碰撞

主凸轮与滚子在运动过程中某时刻发生接触碰
撞后产生弹性变形，如图 7 所示，此时，滚子中心与理
想情况下滚子中心相对于旋转轴 A 的转角为 渍。

基于牛顿-欧拉方程，此状态下的动力学方程为

-Fx1l21sin 兹21 + Fy1l21cos 兹21 + m2g（a - xs2）= J2兹咬 2 （23）
式中：xs2 为滚子摆杆从动件的质心在全局坐标系 xOy
下 x 轴的坐标。

兹21 = arccos 乙"a2 + l212 - l112
2al21 乙乙

l21 = 乙乙（l11 -R）2 + a2 - 2a（l11 -R）cos（兹1 + 兹11）乙乙
1/2
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式中：l21 和 兹21 分别为碰撞时撞击点与回转轴 A 的距
离及其与水平轴的夹角；l11 为主凸轮与滚子发生碰撞
变形时旋转轴 O 与滚子中心 Bj 的距离； 琢 为同一时
刻下滚子中心 Bj 相对 Bi（Bi 为滚子恰与主凸轮接触时
的滚子中心）与水平方向的方位角。
2.3.2 回凸轮与滚子接触碰撞

回凸轮与滚子接触碰撞产生弹性变形，如图 8 所
示， 滚子中心与理想情况下滚子中心相对于旋转轴 A
的转角为 渍，且 渍≥渍m。 此时机构的动力学方程为：

Fx2l22sin 兹22 + Fy2l22cos 兹22 + m2g（a - xs2）= J2兹咬 2 （25）
式中：

兹22 = arccos 乙乙a2 + l222 -（l31 - R）2

2al22 乙乙
l22 = 乙乙（l31 -R）2 + a2 - 2a（l31 -R）cos（兹3 + 兹31）乙乙

1/2
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式中：l3 和 兹3 分别为将回凸轮等效为杆件的长度以及
其与水平轴的夹角；l22 和 兹22 分别为碰撞撞击点与回
转轴 A 的距离及其与水平轴的夹角；l31 为回凸轮与滚
子发生碰撞变形时旋转轴 O 与滚子中心 Bjj 的距离；琢
为同一时刻下滚子中心 Bjj 相对 Bii （Bii 为滚子与回凸
轮恰好接触时的滚子中心）与水平方向的方位角。
2.3.3 主凸轮与回凸轮均不与滚子接触

主凸轮与回凸轮和滚子在运动过程中某时刻并
无接触，如图 9 所示，此时，滚子中心与理想情况下滚
子中心相对于旋转轴 A 的转角为 渍，且 0≤渍≤渍m。

此状态下机构的动力学方程为

m2g（a - xs2）= J2兹咬 2 （27）
联立方程式（23）—式（27），利用龙格-库塔法求

解微分方程，即可得到计及共轭凸轮副间隙碰撞影响
下的从动件动态响应。

3 从动件动态响应计算与仿真

3.1 动力学模型的验证
以某含间隙共轭凸轮打纬机构为算例进行仿真，

图 7 主凸轮与滚子接触碰撞
Fig.7 Contact collision between main cam and roller

m2g

琢

y

O
x

l11 渍

l2

兹1 兹2

Fy

兹11
l1

兹21

l21

Fx

Bj

Bi

l2

兹21兹21

e

A

图 9 滚子摆杆从动件“自由状态”分析
Fig.9 "Free state" analysis of roller swinging rod follower
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表 2 动力学仿真参数
Tab.2 Dynamics simulation parameters

仿真参数 数值
恢复系数 ce 0.9
静摩擦系数 滋s 0.15
动摩擦系数 滋啄 0.1

静摩擦临界速度 vs /（m·s-1） 0.001
最大动摩擦临界速度 vd /（m·s-1） 0.002

杨氏模量/GPa 207
泊松比 滓 0.28

图 11 ADAMS 仿真环境
Fig.11 ADAMS simulation environment

0 0.10
时间/s

角
位
移
/d
eg

0.06

（a）角位移随时间变化

25

20

15

10

5

0

-5
0.040.02 0.08

MATLAB
ADAMS
理想情况

0 0.10
时间/s

角
速
度
/（
ra
d·
s-1
）

0.06

（b）角速度随时间变化

30

20

10

0

-10

-20

-30
0.040.02 0.08

MATLAB
ADAMS
理想情况

0 0.10
时间/s

角
加
速
度
/（
ra
d·
s-2
）

0.06

（c）角加速度随时间变化

6 000
4 000
2 000

0
-2 000
-4 000
-6 000
-8 000
-10 000

0.040.02 0.08

MATLAB
ADAMS
理想情况

图 11 凸轮副间隙 c=0.1 mm 与理想情况下摆杆运动规律对比
Fig.11 Comparison between cam clearance c=0.1 mm and

ideal swing rod motion pattern
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设置间隙值 c = 0.1 mm，织机转速为 600 r/min，机构中
共轭凸轮及摆杆材料均为合金钢，基础参数见表 1。

采用高精度四阶龙格-库塔法， 借助 MATLAB 软
件对动力学模型式（23）—式（27）进行数值计算，求解
步长为 1.0 × 10-5，求解流程如图 10 所示。

应用 ADAMS 软件对机构进行动力学仿真， 其中
机构仿真参数见表 2。 将 MATLAB 数值计算结果与
ADAMS 虚拟仿真结果进行对比分析， 得到摆杆在稳
定运行后一周期的角位移、角速度以及角加速度随时
间变化，如图 11 所示。 图 11 中理想情况是指不计及
共轭凸轮副间隙、其他关节间隙、构件发生的弹性变
形以及凸轮与滚子间的摩擦对共轭凸轮打纬机构运
行产生的影响。

由图 11 可以看出， 所建立动力学模型的数值计
算结果与 ADAMS 虚拟软件仿真结果相近， 证实了本
文所建间隙模型和动力学模型的正确性以及计算结
果的可靠性。 而通过动力学模型数值计算的动态响应
曲线更能清楚方便地反映摆杆动态响应以及受力情

结构参数 数值
共轭凸轮质量 m1/kg 2.10
从动件杆质量 m2/kg 6.86×10-2

共轭凸轮转动惯量 J1/（kg·m2） 1.35×10-2

从动件转动惯量 J2/（kg·m2） 0.140
主凸轮基圆半径 rb/m 7.950

从动件最大摆角 ψm /（°） 24
中心距 a/m 0.205

摆杆杆长 l2/m 0.090
滚子半径 R/m 0.020

表 1 机构基础参数
Tab.1 Basic parameters of the mechanism

开始计算 输入动力学系统
初始参数值

计算凸轮副中的
时间值

e < 0?

e < c?

计算回凸轮接触
力 FN2、摩擦力 FT2

凸轮-滚子接触力
与摩擦力为 0

计算主凸轮接触
力 FN1、摩擦力 FT1

利用四阶龙格库塔
法求解式（23）-（27）

求得机构位移、
位移等结果

t < tend?结束
否是

否
是

否

是

图 10 求解流程
Fig.10 Solving flowchart
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况。 在凸轮副间隙的影响下，摆杆的角位移以及角速
度与理想情况下相比变化并不明显，但其角加速度变
化显著。 值得注意的是，在一个周期内的推程及回程
阶段均有一次加速度的突变。

共轭凸轮中的主凸轮和回凸轮与其对应接触的
滚子间的接触力随时间变化如图 12所示。

由图 12可以发现，在加速度以及接触力突变的同
时，共轭凸轮中的主凸轮与回凸轮对从动件的驱动实
现了转换。 这显然会对机构的稳定性产生较大影响，
主凸轮与回凸轮对从动件的驱动转换伴随着较大的
冲击碰撞，亦增大了凸轮与滚子表面的磨损及变形。
3.2 不同凸轮副间隙值对系统动态响应的影响

分别取间隙值 0.01、0.10、1.00 mm，设置输入共轭
凸轮的转速为 600 r/min 进行数值仿真， 结果如图 13
所示，钢筘加速度峰值对应信息如图 14所示。

由图 13、图 14 可以看出，随着间隙值增大，加速
度峰值也随之明显增大，曲线的振幅越大。 这表明间
隙值的增大会使凸轮滚子间的冲击碰撞加剧，也会因
此加速凸轮滚子间的磨损、变形。间隙值从 0.01 mm 增
大到 0.10 mm 时加速度峰值增大了约 2倍， 而间隙值
从 0.10 mm增大到 1.00 mm时加速度峰值增大了 6倍，
这说明在机构间隙值小于 0.10 mm时，从动件动态响应
随之变化相对平缓， 而大于 0.10 mm 时动态性能急剧
恶化。 这一结论为实际机器运行稳定性的监控、机构

关键部件的更换和对调提供了重要参考。
3.3 不同凸轮廓线对系统动态响应的影响

作为织机打纬机构的核心构件，共轭凸轮廓线形
状决定了钢筘的打纬运动规律，直接影响到织造产品
质量。 利用五段修正梯形加速度运动规律来重构凸轮
廓线规律，在转速 600 r/min、间隙值 c = 0.01 mm 的情

图 13 不同间隙对钢筘角加速度的影响
Fig.13 Effect of different clearances on reed angular

acceleration
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图 14 加速度峰值对应的间隙值
Fig.14 Clearance values corresponding to peak acceleration
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图 12 共轭凸轮-滚子碰撞受力随时间变化
Fig.12 Variation force between conjugate cam and roller
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况下考察凸轮廓线对共轭凸轮摆杆打纬机构动力学
性能的影响，并与五次多项式运动规律的重构结果做
比较，如图 15—图 16所示。

由图 15 和图 16 可以看出，应用修正梯形加速度

运动规律所设计的共轭凸轮系统，在计及相同间隙值
的情况下加速度幅值更大， 对应的间隙碰撞力也更
大。 所以在相同的运行环境中，应用五次多项式加速
度运动规律设计的凸轮在相同共轭凸轮副间隙值的
影响下动力学性能更优越。

4 结 论

（1）针对共轭凸轮打纬机构开展运动学分析，系
统梳理了含凸轮副间隙的共轭凸轮摆杆机构所存在
的 3 种状态， 并基于牛顿-欧拉方程建立了该机构的
动力学模型， 利用仿真软件 ADAMS 与数值仿真计算
曲线对比，验证了含共轭凸轮副间隙机构动力学模型
的正确性。

（2）利用动力学模型仿真计算了不同间隙值以及
不同凸轮廓线对共轭凸轮摆杆机构动态响应的影响。
共轭凸轮副间隙值越大， 从动件角加速度幅值越大，
表明随着间隙值的增大，凸轮与滚子间的冲击碰撞加
剧，进而会导致凸轮滚子间的磨损变形愈加严重。 在
同等工况且计及共轭凸轮副间隙的条件下，对比五次
多项式运动规律，采用五段修正梯形加速度运动规律
设计的共轭凸轮机构，其从动件角加速度幅值更大，由
此引发的凸轮与滚子间的冲击碰撞现象也更为显著。
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