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摘要：旨在为全自动三缸卧式液压榨油机的弹簧复位机构的设计和应用提供参考，分析了全自动三

缸卧式液压榨油机的结构和工作原理，利用 ＡＤＡＭＳ软件通过模型简化、约束设置、仿真力添加以
及驱动设置建立仿真模型，根据主油缸推进压榨、主油缸复位、副油缸推进卸饼、副油缸复位４个工
作步骤对弹簧刚度和预紧力进行仿真设计，并根据仿真结果进行综合设计和试验验证。仿真结果

显示：弹簧设计刚度为３２．５Ｎ／ｍｍ，预紧力为１００Ｎ；为消除制造及装配误差，实际制造设计的弹簧
刚度为３２．６９Ｎ／ｍｍ，预紧力为１６３．４５Ｎ。验证试验结果显示：运行过程中压榨环与压盘体最大轴
向缝隙仅为２．５４ｍｍ，无漏料现象，且所有运动部件均能复位到初始位置，运行平稳可靠。综上，利
用ＡＤＡＭＳ软件能够准确表达全自动三缸卧式液压榨油机压榨机构运动过程，对弹簧复位机构的
优化设计结果可靠。
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　　我国用于制备油脂的液压压榨设备多为立式液
压榨油机［１－２］，其所制备的油脂品质好、风味好且鲜

榨饼蛋白质量高［３－５］，但传统立式液压榨油机存在

效率低、产量小、劳动强度大等缺点，影响油脂加工

企业的经济效益。因此，急需研制一种可实现全自

动、大处理量的液压榨油设备。全自动三缸卧式液

压榨油机采用半开式压榨结构，配有转子泵进料装

置，能够实现进料、压榨、卸饼全程自动控制，其中弹

簧在压榨和卸饼过程中均发挥着重要作用，但设计

过程中该设备的运动过程尚不明确，难以通过计算

得到弹簧的设计参数。因此，本文利用 ＡＤＡＭＳ软
件对全自动三缸卧式液压榨油机建立仿真模型［６］，

进行弹簧刚度、弹簧预紧力动力学仿真，对压榨机构

运动特性进行研究，以期为后续类似大型榨油机压

榨机构的设计提供参考。

１　全自动三缸卧式液压榨油机的结构与工作原理
１．１　装置结构

全自动三缸卧式液压榨油机装置结构图如图１
所示。

图１　全自动三缸卧式液压榨油机装置结构图

Ｆｉｇ．１　Ｓｔｒｕｃｔｕｒｅｄｉａｇｒａｍｏｆｆｕｌｌｙａｕｔｏｍａｔｉｃｔｈｒｅｅ

ｃｙｌｉｎｄｅｒｈｏｒｉｚｏｎｔａｌｈｙｄｒａｕｌｉｃｐｒｅｓｓ

　　全自动三缸卧式液压榨油机主要由主油缸箱
体、压榨主体、喂料机构、副油缸箱体等组成。如图

１所示，压榨主体由压盘体与压榨环组成，包括３个
压榨腔，压榨物料通过转子泵从压榨环上方进料孔

进入压榨腔，使用气缸密封进料孔（气缸在示意图

中未画出），由主油缸提供压榨动力；使用２个副油
缸提供卸饼动力（为使示意图简洁只保留其中 １
个）；压榨腔端面板与机架相连固定不动；弹簧装置

放在压盘体与压榨环之间，每组压盘体与压榨环间

对称安装４根相同弹簧，共３组（为使示意图简洁每

组只保留其中１个）；多个压盘体之间通过压盘体
拉环相连，压盘体拉环为带直槽口窄板，通过压盘体

上突出圆柱进行固定，当相连的２个压盘体间距减
小时拉环无作用，但当间距增大到一定程度即增大

到拉环直槽口长度时，拉环提供拉力使相连的压盘

体同步运动；多个压榨环之间同样存在压榨环拉环，

其结构及作用均与压盘体拉环相似。

１．２　工作原理
压榨过程中压盘体与压榨环受力图如图２所

示。图２中：Ｆ代表主油缸推进过程对压盘体施加
的压力；Ｆ１、Ｆ２、Ｆ３分别代表运动过程中３个弹簧压
缩变形对压盘体与压榨环提供的弹簧力；Ｆ′１、Ｆ′２、
Ｆ′３分别代表压榨过程中在３个压榨腔内压榨油料
时压盘体受到的反作用力；ｋ为弹簧刚度。

图２　压榨过程中压盘体与压榨环受力图
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　　如图２所示，运动过程中各个压榨环与压盘体
均会受到摩擦力，另外，压榨环在弹簧推动下与其右

侧压盘体发生接触，即压榨环１与压盘体２、压榨环
２与压盘体３、压榨环３与压榨腔端面板均会产生接
触力。

榨油机的压榨及卸饼过程是重点研究对象，包

括主油缸推进压榨、主油缸复位、副油缸推进卸饼、

副油缸复位４个步骤，弹簧机构在这４个步骤中均
发挥作用，具体动作如下。

（１）主油缸推进压榨。主油缸活塞推动压盘体
组合向右移动，挤压压榨腔内物料，物料将压力向右

侧传导，推动右侧压盘体运动，此时多个压榨腔内建

立压力开始同时压榨，在压盘体向右移动的同时，弹

簧机构推动压榨环随压盘体运动，使压榨腔密封，物

料不会泄漏。

（２）主油缸复位。由于主油缸采用单作用油
缸，在压榨结束后无法将各部件拉回复位，弹簧机

构在压榨过程中被压缩积攒弹性势能，当主油缸
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泄压后，依靠积攒的弹性势能推动压盘体与压榨

环复位。

（３）副油缸推进卸饼。副油缸推动压榨环运动
卸饼时，弹簧机构产生阻力，同时累积弹簧弹性势

能，为推动压榨环复位储蓄能量。

（４）副油缸复位。副油缸同样采用单作用油
缸，压榨环在卸饼过程中被推离，依靠弹簧机构累积

的弹性势能推动副油缸复位。

２　全自动三缸卧式液压榨油机压榨机构动力学
模型

２．１　模型简化
仿真中需要添加多个接触力，属于 ＡＤＡＭＳ多

接触问题［７－１０］，为保证计算的准确性及速度，仿真

模型结构要尽可能简单，压榨机构的主油缸与副油

缸均为动力元件，可以通过添加驱动代替，简化为几

何结构简单的机架，同时去除与压榨及卸饼功能无

关的零件，导轨通过定义移动副进行简化，对简化模

型添加运动副及相对约束关系，得到简化模型的结

构图，如图３所示。

图３　全自动三缸卧式液压榨油机简化模型结构图
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ｆｕｌｌｙａｕｔｏｍａｔｉｃｔｈｒｅｅｃｙｌｉｎｄｅｒｈｏｒｉｚｏｎｔａｌ
ｈｙｄｒａｕｌｉｃｐｒｅｓｓ

　　由图３可知：主油缸箱体与副油缸箱体在仿真
中充当机架作用，使中间的压榨部件在中间运动，划

定了运动范围；在仿真中将压盘体和压榨环的外形

均简化为方形，与圆柱形导轨连接的部分对运动仿

真无影响被简化，但是压盘体与压榨环的质量影响

运动摩擦力的大小，需要单独设定。

２．２　约束设置
三缸液压榨油机压榨机构的活动部件主要做直

线运动，利用 ＡＤＡＭＳ的约束库提供的约束副对模
型进行运动约束，设计导轨为２根圆柱形导轨，但是
每个运动部件添加２个移动副约束会产生冗余约
束，使仿真出错，影响仿真数据的准确性，这里对每

个运动部件仅添加１个移动副进行约束。各部件所
添加的约束副及约束类型如表１所示。

表１　各部件所添加的约束副及约束类型

Ｔａｂｌｅ１　Ｃｏｎｓｔｒａｉｎｔｐａｉｒｓａｎｄｔｙｐｅｓ

ａｄｄｅｄｔｏｅａｃｈｃｏｍｐｏｎｅｎｔ

约束副 约束对象 约束类型

Ｊｏｉｎｔ＿１ 主油缸箱体－大地 固定副

Ｊｏｉｎｔ＿２ 副油缸箱体－大地 固定副

Ｊｏｉｎｔ＿３ 压盘体１－大地 移动副

Ｊｏｉｎｔ＿４ 压榨环１－大地 移动副

Ｊｏｉｎｔ＿５ 压盘体２－大地 移动副

Ｊｏｉｎｔ＿６ 压榨环２－大地 移动副

Ｊｏｉｎｔ＿７ 压盘体３－大地 移动副

Ｊｏｉｎｔ＿８ 压榨环３－大地 移动副

２．３　仿真力添加
２．３．１　接触力

添加约束副后对模型添加仿真力：重力已经被

添加，方向为竖直向下，符合实际情况；运动过程中

运动部件可能会发生接触碰撞，需要为可能发生接

触的运动部件添加接触力，选择运动部件后，将接触

类型定义为碰撞，摩擦力定义为库仑力；压榨环与压

盘体在导轨上运动有摩擦力作用，且摩擦力为主要

阻力，不可以忽略，对压榨环及压盘体定义运动摩擦

力，设计压盘体、压榨环装有黄铜材质滑动轴承，则

压盘体、压榨环与不锈钢材质圆柱形导轨间为黄

铜－不锈钢摩擦副。经查《机械设计手册》可知，黄
铜－不锈钢摩擦副动摩擦系数为０．１９，考虑到装配
精度等问题，适当放大摩擦系数，设定压盘体及压榨

环动摩擦系数为０．３，最大静摩擦系数为０．５。对于
重力充当压力的物体，摩擦力（ｆ）按公式（１）计算。

ｆ＝μ·ｍ·ｇ （１）
式中：μ为摩擦系数；ｍ为物体质量，ｋｇ；ｇ为重

力加速度，ｍ／ｓ２。
由公式（１）计算可得：质量为２２０ｋｇ的压榨环

动摩擦力ｆ１为６４６．８Ｎ，静摩擦力 ｆ１′为１０７８Ｎ；质
量为１７０ｋｇ的压盘体动摩擦力 ｆ２为４９９．８Ｎ，静摩
擦力ｆ２′为８３３Ｎ。
２．３．２　弹力

在仿真中添加弹簧，为保证压榨环随压盘体运

动且压榨腔内物料不泄漏，设计压榨环与压盘体运

动过程中缝隙要尽可能小，压盘体设计２０ｍｍ凸台
嵌入压榨环中，则认为当缝隙大于２０ｍｍ时必定发
生漏料现象，即弹簧需在２０ｍｍ变形内提供足够大
的弹力推动压榨环运动，使弹力与压榨环所受最大

静摩擦力相等，弹簧变形量计算见公式（２）。
Ｌ＝Ｐ／ｋ （２）
式中：Ｌ为弹簧变形量，ｍｍ；Ｐ为工作载荷，Ｎ；
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ｋ为弹簧刚度，Ｎ／ｍｍ。
由公式（２）计算可得，在２０ｍｍ行程内克服最

大静摩擦力（１０７８Ｎ）所需最小弹簧刚度为 ５３．９
Ｎ／ｍｍ，即当弹簧刚度小于５３．９Ｎ／ｍｍ时，系统稳定
性较差，同时为避免关键节点数据缺失，圆整弹簧刚

度为５０Ｎ／ｍｍ，因此弹簧刚度仿真初步设计为 ５０
Ｎ／ｍｍ。为模拟压榨过程，在相邻压盘体间添加仿
真力，本设备主要用于核桃浆料的压榨制油，根据核

桃浆料压榨试验结果，当物料压强达到５０ＭＰａ后继
续提高物料压强，饼残油率下降不明显，可以设计压

榨腔内物料压强为 ５０ＭＰａ，固体压强计算见公式
（３）。

ｐ＝Ｆ１／Ａ （３）
式中：ｐ为压强，ＭＰａ；Ｆ１为压力，Ｎ；Ａ为压力作

用面积，ｍｍ２。
由公式（３）根据压盘体端面面积 ３．５３０×１０４

ｍｍ２计算可得５０ＭＰａ下压榨腔的压力为１．７６５×
１０６Ｎ，由于不同物料压榨过程中变形与受力曲线略
有不同，可以使用线性曲线进行近似替代，并且使用

线性曲线在压榨初期的压力较大，对弹簧设计要求

更高，设计结果稳定性更好，满足仿真需求。在仿真

中可以将压力近似替代为弹簧力，将最大压缩力及

压榨行程６６ｍｍ代入公式（２）计算可得替代压榨力
的弹簧刚度为２．６７４２×１０４Ｎ／ｍｍ。
２．４　驱动设置

对于三缸液压榨油机压榨过程中主油缸推进压

榨、主油缸复位、副油缸推进卸饼、副油缸复位４个
步骤，添加不同驱动及仿真力。

（１）主油缸推进压榨。为模拟主油缸活塞推动
压盘体运动的压榨过程，在临近主油缸箱体的压盘

体１的移动副上添加驱动，驱动方式为位移驱动，由
于仿真中机构运行速度大小对仿真结果无影响，为

缩短计算时间可稍微增大机构运行速度，设置位移

与时间的关系为压盘体运动１ｓ的位移为１０ｍｍ，设
计运动行程为２００ｍｍ，即设定仿真时间为２０ｓ。

（２）主油缸复位。主油缸复位时，压榨腔内的
物料被压实，其对压榨部件复位提供的压榨力可忽

略不计，需要移除模拟此压榨力的弹簧力，在靠近主

油缸的压盘体添加驱动力，利用移动副驱动测量所

需驱动力大小，使用 ＳＴＥＰ函数模拟驱动力及主油
缸泄压过程，驱动力函数为 ＳＴＥＰ（ｔ，０，０，２０，Ｆ）＋
ＳＴＥＰ（ｔ，２０，０，２２，－Ｆ），为使机构在仿真时间内充
分运动，延长仿真时间至３０ｓ。

（３）副油缸推进卸饼。为模拟副油缸活塞推动

压榨环运动的卸饼过程，在靠近主油缸箱体的压榨

环１的移动副上添加驱动，驱动方式为位移驱动，
位移与时间的关系同主油缸推进压榨，设计运动

行程为１００ｍｍ，即设定仿真时间为１０ｓ；为模拟压
榨环拉环与压盘体拉环，同时尽量减少接触力的

添加，利用固定副对３个压榨环进行两两固定，同
样地，利用固定副对３个压盘体及副油缸箱体进行
固定。

（４）副油缸复位。通过（３）仿真对驱动力进行
测量，在靠近主油缸的压榨环１上添加驱动力，使用
ＳＴＥＰ函数模拟驱动力及主油缸泄压过程，驱动力函
数为ＳＴＥＰ（ｔ，０，０，１０，Ｆ′）＋ＳＴＥＰ（ｔ，１０，０，１２，－Ｆ′），
为使机构在仿真时间内充分运动，延长仿真时间至

２０ｓ。
３　全自动三缸卧式液压榨油机压榨机构仿真分析
３．１　弹簧刚度仿真分析

弹簧刚度设计与主油缸推进压榨过程相关，主

要负责推动压榨环运动，可以将压榨环与压盘体同

步性即运动过程中压榨环与压盘体间的最大缝隙作

为评价指标，对弹簧机构进行仿真设计。对主油缸

压榨过程进行仿真，仿真初始位置及结束位置分别

如图４所示。

图４　主油缸压榨过程仿真

Ｆｉｇ．４　Ｓｉｍｕｌａｔｉｏｎｏｆｔｈｅｍａｉｎ

ｃｙｌｉｎｄｅｒｐｒｅｓｓｉｎｇｐｒｏｃｅｓｓ

　　利用ＡＤＡＭＳ软件对压榨环与压盘体质心位置
添加测量，利用后处理对质心运动曲线进行处理，测

量得到曲线最大值即运动过程中压榨环与压盘体最

大缝隙随弹簧刚度的变化情况，如图５所示。
由图５可知，随弹簧刚度的增加，压榨环与压盘

体的最大缝隙总体呈减小趋势，其中：当弹簧刚度为

１３０Ｎ／ｍｍ时最大缝隙最小，为４．７２ｍｍ；当弹簧刚
度大于１３０Ｎ／ｍｍ时，由于碰撞撞击压盘体造成压
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榨环反弹产生缝隙，反而使最大缝隙增大，但是最大

缝隙基本在５ｍｍ左右波动，继续增大弹簧刚度对
机构最大缝隙影响不大，反而会增大压榨阻力，浪费

动力。因此，最优弹簧刚度为１３０Ｎ／ｍｍ。

图５　最大缝隙随弹簧刚度的变化情况

Ｆｉｇ．５　Ｖａｒｉａｔｉｏｎｏｆｍａｘｉｍｕｍｇａｐｗｉｔｈ

ｓｐｒｉｎｇｓｔｉｆｆｎｅｓｓ

３．２　弹簧预紧力仿真分析
弹簧预紧力设计与主油缸复位、副油缸复位相

关，弹簧机构在主油缸推进压榨结束后推动压榨盘

与压榨环进行复位，同样地，在副油缸推进卸饼结束

后推动压榨环进行复位。分别对主油缸复位过程和

副油缸复位过程进行仿真，由３．１可知弹簧刚度为
１３０Ｎ／ｍｍ，两次仿真分析预紧力均从０Ｎ开始计算。
３．２．１　主油缸复位过程

首先对驱动力进行测量，完善驱动力方程，进行

主油缸复位过程的仿真分析，仿真初始位置与图４ａ
相同，仿真结束位置如图６所示。

图６　主油缸复位过程仿真结束位置

Ｆｉｇ．６　Ｅｎｄｐｏｓｉｔｉｏｎｏｆｓｉｍｕｌａｔｉｏｎｏｆ

ｔｈｅｍａｉｎｃｙｌｉｎｄｅｒｒｅｓｅｔｐｒｏｃｅｓｓ

　　由图６可知，当弹簧刚度为１３０Ｎ／ｍｍ、预紧力
为０Ｎ时，依靠弹簧压缩进行复位过程中压盘体１
与主油缸箱体存在较大缝隙，无法恢复到初始位置。

对３个压盘体添加测量，测量其质心运动规律，结果
如图７所示。

由图７可知，当仿真模拟２０ｓ时主油缸推力逐
渐减小，３个压盘体开始复位运动，运动到２２ｓ时３
个压盘体均停止运动，其中压盘体１运动结束时偏
离原位置最远，偏移距离为３１．９９ｍｍ（即压盘体１
与主油缸箱体间的缝隙大小），压盘体２次之，压盘
体３偏离原位置最近。

图７　主油缸复位过程压盘体质心运动规律

Ｆｉｇ．７　Ｍｏｖｅｍｅｎｔｌａｗｏｆｔｈｅｍａｓｓｃｅｎｔｅｒｏｆ

ｐｒｅｓｓｕｒｅｐｌａｔｅｂｏｄｙｄｕｒｉｎｇｔｈｅｒｅｓｅｔ

ｐｒｏｃｅｓｓｏｆｔｈｅｍａｉｎｃｙｌｉｎｄｅｒ

　　在主油缸复位过程中，所有部件能否复位到初
始位置为研究重点，可以用压盘体１与主油缸箱体
间的缝隙大小描述复位情况，即当压盘体１复位时
代表所有部件均可复位。压盘体１与主油缸箱体间
缝隙随弹簧预紧力变化情况如图８所示。

图８　压盘体１与主油缸箱体间缝隙

随弹簧预紧力变化情况

Ｆｉｇ．８　Ｇａｐｂｅｔｗｅｅｎｔｈｅｐｒｅｓｓｕｒｅｐｌａｔｅｂｏｄｙ１ａｎｄ

ｔｈｅｍａｉｎｃｙｌｉｎｄｅｒｈｏｕｓｉｎｇｖａｒｉｅｓｗｉｔｈ

ｔｈｅｐｒｅｌｏａｄｆｏｒｃｅｏｆｔｈｅｓｐｒｉｎｇ

　　由图８可知，随弹簧预紧力的增大，压盘体１与
主油缸箱体间的缝隙总体呈减小趋势，当预紧力增大

到４００Ｎ后，缝隙趋于０，满足设计要求，为避免消耗
液压动力，弹簧预紧力取４００Ｎ为宜。
３．２．２　副油缸复位过程

首先对副油缸推进卸饼过程进行仿真，测得运

动过程中最大驱动力，仿真初始位置与图４ａ相同，
仿真结束位置如图９所示。

图９　副油缸推进卸饼过程仿真结束位置

Ｆｉｇ．９　Ｅｎｄｐｏｓｉｔｉｏｎｏｆｓｉｍｕｌａｔｉｏｎｏｆａｕｘｉｌｉａｒｙ

ｃｙｌｉｎｄｅｒｐｕｓｈｉｎｇａｎｄｕｎｌｏａｄｉｎｇｃａｋｅｐｒｏｃｅｓｓ
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　　利用驱动力的测量值完善驱动力方程，对副油
缸复位过程进行仿真，仿真初始位置与图４ａ相同，
仿真结束位置如图１０所示。

图１０　副油缸复位过程仿真结束位置

Ｆｉｇ．１０　Ｅｎｄｐｏｓｉｔｉｏｎｏｆｓｉｍｕｌａｔｉｏｎｏｆａｕｘｉｌｉａｒｙ

ｃｙｌｉｎｄｅｒｒｅｓｅｔｐｒｏｃｅｓｓ

　　当弹簧刚度为１３０Ｎ／ｍｍ、预紧力为０Ｎ时，对
３个压榨环添加测量，得到其质心水平方向运动规
律，结果如图１１所示。

图１１　副油缸复位过程压榨环质心运动规律

Ｆｉｇ．１１　Ｍｏｔｉｏｎｌａｗｏｆｔｈｅｍａｓｓｃｅｎｔｅｒｏｆｔｈｅ

ｐｒｅｓｓｉｎｇｒｉｎｇｄｕｒｉｎｇｔｈｅｒｅｓｅｔｐｒｏｃｅｓｓｏｆ

ｔｈｅａｕｘｉｌｉａｒｙｃｙｌｉｎｄｅｒ

　　由图１１可知，３个压榨环质心运动曲线重叠，
在０～８ｓ时水平向左方向运动，在１０ｓ时驱动力逐
渐减小，之后压榨环在弹簧的作用下水平向右运动，

最终在１２ｓ时停止运动，回到初始位置。因此，当
弹簧刚度为１３０Ｎ／ｍｍ、预紧力为０Ｎ时可以实现压
榨环复位到初始位置，无须额外添加预紧力。

综上，弹簧机构预紧力选取主油缸复位过程与

副油缸复位过程中的最大值，即主油缸复位过程所

需预紧力４００Ｎ。
４　全自动三缸卧式液压榨油机综合设计与试验验证
４．１　压榨机构设计

为保证压榨机构受力均匀且稳定运行，在压盘

体与压榨环上对称开孔安装４个弹簧，较深的开孔
不仅可以防止运行过程弹簧崩出，也为弹簧提供更

大的活动空间。为使卸饼过程压榨环运动行程满足

设计要求，且压盘体凸出部分不至于过长，可以减薄

压榨环压榨主体以外部分，对应地，在压盘体与压榨

环凸出部分接触位置开槽，以此满足卸饼过程中所

需行程。压榨机构设计局部图如图１２所示。

图１２　压榨机构设计局部图
Ｆｉｇ．１２　Ｐａｒｔｉａｌｄｉａｇｒａｍｏｆｓｑｕｅｅｚｉｎｇｍｅｃｈａｎｉｓｍｄｅｓｉｇｎ

４．２　弹簧设计
根据仿真结果对弹簧进行综合设计［１１－１２］，得到

弹簧设计刚度为１３０Ｎ／ｍｍ，预紧力为４００Ｎ，弹簧
运动行程为１３０ｍｍ，同时由于压盘体与压榨环间并
联布置了４根弹簧，弹簧并联结构的总刚度为各弹
簧刚度的累加，则每根弹簧的刚度为３２．５Ｎ／ｍｍ，
预紧力为１００Ｎ。

根据仿真结果进行压缩圆柱弹簧设计计算，得

到最小工作载荷（Ｐ１）为１００Ｎ，最大工作载荷（Ｐｎ）
为４３２５Ｎ，工作行程为１３０ｍｍ，根据工作载荷查
《机械设计手册》初选弹簧中径（Ｄ）为６５ｍｍ。压缩
圆柱弹簧设计计算见公式（４）。

８
π
ＫＣ３＝τＤ

２

Ｐｎ
（４）

式中：Ｋ为曲度系数；Ｃ为旋绕比；τ为切应力，
ＭＰａ。根据弹簧工作受载荷情况取０．５８倍材料屈
服极限，τ取８０８ＭＰａ。

根据公式（４）等号右侧计算结果查《机械设计
手册》，初定 Ｋ为１．２３９，Ｃ为６．３。选择材料直径
（ｄ）为１０ｍｍ，根据公式（５）、公式（６）计算实际旋绕
比（Ｃ）和曲度系数（Ｋ）。

Ｃ＝Ｄ／ｄ （５）

Ｋ＝４Ｃ－１４Ｃ－４＋
０．６１５
Ｃ （６）

由公式（５）计算得实际旋绕比（Ｃ）为６．５，由公
式（６）计算得实际曲度系数（Ｋ）为１．２３１。

由公式（２）计算可得，最小工作载荷下的变形
量（Ｌ１）为３．０８ｍｍ，最大工作载荷下的变形量（Ｌｎ）
为１３３．０８ｍｍ；同时根据弹簧的工作区应在全变形
量的２０％～８０％的规定，取最大工作载荷下的变形
量为压并时变形量（Ｌｂ）的 ６５％，则 Ｌｂ为 ２０４．７４
ｍｍ。由公式（２）得压并载荷（Ｐｂ）为６６５４．０５Ｎ。

弹簧有效圈数（ｎ）计算见公式（７）。

ｎ＝
Ｇｄ４Ｌｎ
８ＰｎＤ

３ （７）

式中：Ｇ为切变模量，７９０００ＭＰａ。
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由式（７）计算可得，ｎ为１１．０６，选取ｎ为１１，总
圈数ｎ１＝ｎ＋２＝１３。

压并高度（Ｈｂ）计算见公式（８）。
Ｈｂ＝（ｎ＋１．５）ｄ （８）
由公式（８）计算可得 Ｈｂ为１２５ｍｍ，则自由高

度Ｈ０＝Ｈｂ＋Ｌｂ＝３２９．７４ｍｍ。Ｈ０取３３０ｍｍ时，节
距 ｔ１＝（Ｈ０－１．５ｄ）／ｎ＝２８．６４ｍｍ，螺旋角 α＝

ａｒｃｔａｎ
ｔ１
πＤ
＝７．９８°，展开长度 Ｌ０＝

πＤｎ１
ｃｏｓα

＝２６８０．１０

ｍｍ；实际弹簧刚度（ｋ′）计算见公式（９）。

ｋ′＝Ｇｄ
４

８Ｄ３ｎ
（９）

由公式（９）得实际弹簧刚度为３２．６９Ｎ／ｍｍ，与
设计目标（３２．５Ｎ／ｍｍ）相符。

对弹簧进行稳定性及强度验算。弹簧高径比

ｂ＝Ｈ０／Ｄ＝５．０７＜５．３，说明弹簧稳定性良好，无须额
外添加导杆。强度安全系数（Ｓ）计算见公式（１０）。

Ｓ＝
τｐ
τｍａｘ

（１０）

式中：τｐ为弹簧材料的屈服极限，１３７３ＭＰａ；
τｍａｘ为最大工作载荷所产生的最大切应力，ＭＰａ。

τｍａｘ的计算见公式（１１）。

τｍａｘ＝
８ＫＤ
πｄ３
Ｐｎ （１１）

由公式（１１）计算得 τｍａｘ为８８１．６９ＭＰａ，代入式
（１０）得Ｓ为１．５６，满足许用安全系数（Ｓｐ）１．３～１．７的
要求。

综上，按照仿真结果对压缩圆柱弹簧进行设计，

弹簧刚度为３２．６９Ｎ／ｍｍ，材料直径为１０ｍｍ，自由
高度为３３０ｍｍ，中径为６５ｍｍ，有效圈数为１１圈，
稳定性及强度校核满足要求。为配合压榨机构设

计，避免装配误差，实际安装高度为３２５ｍｍ，实际预
紧力为１６３．４５Ｎ。
４．３　试验验证

将设计好的弹簧装入设备中，完成全自动三缸

卧式液压榨油机装配，如图１３所示。
如图１３所示，在压榨腔内充满油料，进行压榨

动作试验，从０ＭＰａ升压到５０ＭＰａ，在运行过程中
分别测量每个压盘体及压榨环在２根导轨位置处的
间隙大小，计算出每组压榨环与压盘体间隙平均值，

得到压榨环与压盘体的轴向间隙大小，分析运行间

隙与运行时间关系。机构运行过程中压榨环与压盘

体的轴向缝隙随时间变化情况如图１４所示，图１４
中代号１～３分别代表从左到右的３组压榨环与压
盘体的轴向缝隙。

图１３　全自动三缸卧式液压榨油机
Ｆｉｇ．１３　Ｆｕｌｌｙａｕｔｏｍａｔｉｃｔｈｒｅｅｃｙｌｉｎｄｅｒ

ｈｏｒｉｚｏｎｔａｌｈｙｄｒａｕｌｉｃｐｒｅｓｓ

图１４　压榨过程中压榨环与压盘体的轴向
缝隙随时间变化情况

Ｆｉｇ．１４　Ｖａｒｉａｔｉｏｎｏｆｔｈｅａｘｉａｌｇａｐｂｅｔｗｅｅｎｔｈｅ
ｐｒｅｓｓｉｎｇｒｉｎｇａｎｄｔｈｅｐｒｅｓｓｕｒｅｐｌａｔｅｂｏｄｙｏｖｅｒ

ｔｉｍｅｄｕｒｉｎｇｔｈｅｐｒｅｓｓｉｎｇｐｒｏｃｅｓｓ

　　由图１４可知，各压榨环与压盘体最大缝隙为
２．５４ｍｍ，比仿真结果（４．７２ｍｍ）小，这是由于弹簧
机构实际刚度与实际预紧力略大于仿真条件设置。

以设计最大缝隙２０ｍｍ与运行最大缝隙比值计算
得到安全系数为７．８７，压榨过程无开缸漏料情况发
生，主副油缸复位过程能够准确复位，各部件运动符

合设计要求。

５　结　论
在ＡＤＡＭＳ中对全自动三缸卧式液压榨油机压

榨机构进行动力学仿真，分析压榨机构在不同运行

步骤过程的工作性能，对其运行中的关键参数———

部件间缝隙、关键部件质心位移进行测量分析，将实

际机构的运动情况可视化，便于找到实际运动规律。

（１）利用软件中的弹簧力模块对压榨机构的弹
簧机构进行仿真模拟，通过仿真试验确定弹簧参数，

压榨过程中弹簧刚度为１３０Ｎ／ｍｍ时，运行情况最
佳且能量损失较小；主油缸复位过程中弹簧预紧力

超过４００Ｎ时才能复位，副油缸复位过程无须弹簧
预紧力即可复位。综合考虑，选择弹簧刚度为１３０
Ｎ／ｍｍ，安装预紧力为４００Ｎ，对于设备的４根弹簧并
联布置方式，可以选择４根弹簧刚度为３２．５Ｎ／ｍｍ，
安装预紧力为１００Ｎ。

（下转第１４７页）
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１４１－１４６．

（上接第１３４页）
（２）按照仿真结果对弹簧进行设计，设计的压

缩圆柱弹簧刚度为 ３２．６９Ｎ／ｍｍ，材料直径为 １０
ｍｍ，自由高度为３３０ｍｍ，中径为６５ｍｍ，有效圈数
为１１圈，安装预紧力为１６３．４５Ｎ，稳定性及强度均
校核合格，满足要求。

（３）将设计好的弹簧安装到榨油机上进行验证
试验，试验中设备运行情况良好，动作均符合设计要

求，运行过程最大轴向缝隙仅为２．５４ｍｍ。实际生
产中为保证稳定性，弹簧刚度与安装预紧力不宜低

于本研究设计结果，但是过大的弹簧刚度与安装预

紧力会造成压榨腔内压力损失，提高成本；利用

ＡＤＡＭＳ指导实际设计的弹簧能够满足运行需求，利
用虚拟样机能够进行机构参数设计，同时减少了试

错成本，提高了设计效率。
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