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基于振动减阻原理的旋转中耕机关键部件设计与试验
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摘要：针对传统中耕机粘重土壤环境作业时切削阻力大、能耗高等问题，借鉴农业机械设计中振动减阻方法，对旋

转中耕机关键部件进行设计。通过建立旋转单体运动方程，对碎土刀切削土壤阻力及旋转单体减阻机理进行分

析，为旋转中耕机关键部件设计提供理论依据。采用二次正交旋转组合试验，以机器前进速度、刀辊转速和弹簧刚

度为试验因素，以作业功耗、碎土率为试验指标，在室内进行台架试验，并运用 ＤｅｓｉｇｎＥｘｐｅｒｔ软件对试验数据进行
方差分析和响应面分析，得到影响因素与响应指标之间的数学模型，对数学模型进行优化及验证。试验结果表明，

在刀辊转速为 ２４７～２６８ｒ／ｍｉｎ、机器前进速度为 ０５～１０ｍ／ｓ、弹簧刚度为 １１３９～１５１６Ｎ／ｍｍ时，相应试验指标
作业功耗为１５５～１９０ｋＷ、碎土率为９１３％ ～９２９％。选取最优水平组合中的一组进行验证及对比试验，结果表
明，通过振动可有效降低旋转中耕机的作业功耗，与传统机型相比，其作业功耗下降了 ３２％。在最优组合参数下进
行田间试验，得到其作业功耗为 １９５ｋＷ，碎土率为 ９２８％，其作业性能满足中耕机作业要求。
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０　引言

中耕作业对作物的产量有很大的影响，中耕作

业的主要作用是铲除杂草、疏松土壤、保墒抗旱、提

高地温、改善土壤营养环境等，从而直接提高作物产

量
［１－４］

。现有的中耕机工作部件按其运动形式主要

分为锄铲式和旋转式
［５－６］

，在土壤环境较好的情况

下，锄铲式工作部件具有较高的工作效率，但在粘重

土壤、泥炭沼泽土壤、水浇后板结地以及杂草过多的

土壤等情况，往往达不到理想的作业效果，碎土率

低、伤苗率高、部件易缠草等问题尤为突出。因此，

近年来中耕机旋转工作部件成为学者们研究的重

点，韩豹等
［７－８］

分别设计了组合梳齿式和水平圆盘

式旋转除草装置，土槽试验表明，其具有较高的除草

性能；吕金庆等
［９］
针对粘重土壤条件下，现有马铃

薯中耕机存在作业质量差、碎土率低等问题，设计了

马铃薯中耕机驱动旋转式工作部件，通过对其关键

部件的合理设计，提高了装置的碎土率。现有研究

以设计旋转部件和提高其作业质量为主，而针对其

切削阻力和能耗方面的研究，国内却鲜有报道。

振动减阻方法
［１０－１５］

在农业机械设计和研究中

应用广泛。本文借鉴振动旋切理论，在现有旋转中

耕机上加入弹簧、凸轮等部件，使其作业时与土壤构

成振动系统，形成对土壤的振动切削作用，以期达到

减阻降耗的目的。

１　整机结构与工作原理

１１　整机结构
试验样机整机结构如图 １所示，其主要由动力

输入轴、机架、扭矩传感器、中间轴、传动系统、振动

式旋转单体、数据采集仪等组成。其中动力输入轴

通过轴承座固装在机架前方，扭矩传感器由法兰盘

分别与动力输入轴和中间轴串联连接，传动系统配

装在中间轴与旋转单体之间，旋转单体用 Ｕ形螺栓
固装在机架后方的横梁上，且可调节其横向位置，以

适应不同的垄距作业。

图 １　试验样机整机结构图

Ｆｉｇ．１　Ｓｔｒｕｃｔｕｒｅｄｉａｇｒａｍｓｏｆｐｒｏｔｏｔｙｐｅｏｆｃｕｌｔｉｖａｔｏｒ
１．动力输入轴　２．扭矩传感器　３．机架　４．中间轴　５．传动系统　６．振动式旋转单体　７．数据采集仪

　
１２　工作原理

作业时，将试验样机与拖拉机挂接，试验样机上

挂接１个振动式旋转单体；调整旋转单体的位置，使
旋转单体上的碎土刀均匀分布在玉米苗带两侧；拖

拉机动力输出轴通过法兰盘与试验样机动力输入轴

连接，并通过传动系统将动力传递给旋转单体，带动

旋转单体进行碎土作业。本文所设计的振动式旋转

单体的辊筒是一个空心圆筒，空心圆筒上开有刀孔，

安装碎土刀具，辊筒内部有一根凸轮轴，凸轮轴轴线

与辊筒轴线重合，在辊筒与凸轮轴之间添加弹簧，弹

簧和碎土刀均固定在辊筒上，当辊筒以一定的角速

度旋转时，刀具会沿着凸轮的轮廓曲线内外摆动，从

而形成振动切削减阻作用。

２　旋转单体运动方程与减阻机理

首先建立旋转单体运动方程，并在此基础上对

碎土刀切削土壤阻力及旋转单体减阻机理分别进行

分析，确定旋转单体作业减阻降耗的能力，为旋转中

耕机关键部件的设计提供理论依据。

２１　旋转单体运动方程
如图 ２所示，旋转单体的角速度为 ω，凸轮轴

固定，则在作业过程中，碎土刀某一时刻的伸出速

度为

ｖ＝ωｒ （１）
式中　ｒ———凸轮推动碎土刀位移，ｍ

ｖ———碎土刀伸出速度，ｍ／ｓ
凸轮是按正弦加速度运动规律周期性运动的，

因此碎土刀伸出速度也是周期性的。以辊筒旋转的

中心作为原点建立相对坐标系，ｘ轴为水平前进方
向，ｙ轴为垂直向上方向。碎土作业初始时，刀具的
刀尖在旋转单体作业的前进方向，建立碎土刀刀尖

的相对运动方程为
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图 ２　旋转单体运动学分析

Ｆｉｇ．２　Ｋｉｎｅｍａｔｉｃａｎａｌｙｓｉｓｏｆｒｏｔａｔｉｎｇｍｏｎｏｍｅｒ
　

ｖｘ＝－ω（ｒ＋ｒ０＋ｌ）ｓｉｎθ＋ｖｍ
ｖｙ＝－ω（ｒ＋ｒ０＋ｌ）ｃｏｓθ

θ＝ω
{

ｔ

（２）

式中　ｌ———碎土刀长度，ｍ
θ———碎土刀转动角，ｒａｄ
ｒ０———凸轮基圆半径，ｍ
ｖｘ、ｖｙ———碎土刀端点在任意时刻相对速度的

水平分量和垂直分量，ｍ／ｓ
ｖｍ———机器前进速度，ｍ／ｓ
ｔ———时间，ｓ

进一步整理可得其绝对速度为

ｖａ＝ ω２（ｒ＋ｒ０＋ｌ）
２＋ｖ２ｍ－２ωｖｍ（ｒ＋ｒ０＋ｌ）ｓｉｎ槡 θ

（３）
根据式（３）可知，碎土刀的切削速度与装置的

运动参数、振幅和碎土刀所处的位置都有关系，随着

装置运动参数和振幅的增大，其切削速度也增大。

２２　碎土刀切削土壤阻力

通常，碎土刀切削作业时，土壤由于受到其挤压

力而产生裂纹，裂纹慢慢扩张，使其破碎，其间土壤

还会随着刀具运动，因此分析其切削阻力比较复杂，

本文对其切削阻力进行简化处理。根据文献［５］，
分析中耕机旋转类工作部件与土壤的作用力，应分

别考虑其刀柄与刀刃，如图３所示，作用在碎土刀上
的切削阻力主要分为刀刃的切土阻力 Ｆｃ，刀片与土
壤的摩擦阻力 Ｆｆ，刀柄挤压土壤的压土阻力 Ｆｒ以及

其抛土阻力 Ｆｐ
［８］
，根据文献［６］，可分别得到其计算

公式

Ｆｃ＝ｋｃｌ１ｖｃｄ （４）

式中　ｋｃ———切土阻力系数，Ｎ·ｓ／ｍ
３

ｌ１———刃口长度，ｍ
ｖｃ———碎土刀切土速速，ｍ／ｓ
ｄ———切割土壤阀片厚度，ｍ

Ｆｒ＝ｋｒｄ
ｄＶ
ｄｔ

（５）

图 ３　旋转单体旋切阻力分析

Ｆｉｇ．３　Ｒｏｔａｒｙｔｉｌｌａｇｅｒｅｓｉｓｔａｎｃｅａｎａｌｙｓｉｓｏｆ

ｒｏｔａｔｉｎｇｍｏｎｏｍｅｒ
　

其中
ｄＶ
ｄｔ
＝ｌｄＡ
ｄｔ
＝ｂｌｖ１ （６）

式中　ｋｒ———土壤阻力特性参数，Ｎ·ｓ／ｍ
４

ｖ１———碎土刀中点的线速度，近似取为刀尖
线速度的一半，ｍ／ｓ

ｂ———碎土刀厚度，ｍ
Ａ———碎土刀正切面面积，ｍ２

联立式（５）、（６）可得

Ｆｒ＝
１
２
ｋｒｄｂｌ·

　 ω２（ｒ＋ｒ０＋ｌ）
２＋ｖ２ｍ－２ωｖｍ（ｒ＋ｒ０＋ｌ）ｓｉｎ槡 θ （７）

碎土刀的摩擦阻力与土壤特性、刀片形状、刀片

与土壤接触的正压力有关，其计算式为

Ｆｆ＝ＣａＡ＋Ｆ１ｋｆ （８）
式中　Ｃａ———土壤粘附系数，Ｐａ

Ｆ１———土壤与刀片接触的正压力，Ｎ
ｋｆ———刀片与土壤的摩擦因数

碎土刀抛土阻力与抛土质量和抛土速度有关，

由动能定理可得

Ｆｐ＝ρｌｄｖｃ（ｖｐ－ｖ０） （９）

式中　ρ———土壤密度，ｋｇ／ｍ３

ｖｐ———抛土速度，ｍ／ｓ
ｖ０———土壤初始速度（ｖ０＝０），ｍ／ｓ

通过分析可知，碎土刀作业时的切削阻力主要

与土壤特性参数、碎土刀外形尺寸、旋转单体运动参

数等有关，可以通过合理设计碎土刀外形尺寸、选择

合适的运动参数、改善碎土刀与土壤之间相互作用

等方法来减小旋转单体的切削阻力。

２３　旋转单体减阻机理
通过上述对碎土刀切削土壤阻力的分析，本文

借鉴振动法在农业机械设计中的应用，通过设计弹

簧、凸轮等机构，使得作业时，旋转单体与土壤构成

振动系统。

如图４所示，根据达朗贝尔原理有
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Ｆｃｃｏｓθ１＋Ｆｒ＋Ｆｐ＝ｍｌθ
··

Ｆｃｓｉｎθ１＋Ｆ（ｔ）＋Ｆｆ－ｋｘ＝ｍｘ{ ··
（１０）

式中　Ｆ（ｔ）———旋转单体给碎土刀的驱动力，Ｎ
ｘ———弹簧变形量，ｍ
ｍ———碎土刀质量，ｋｇ
ｋ———弹簧刚度系数，Ｎ／ｍ
θ１———刀刃与刀柄的夹角，ｒａｄ

则该系统的振动微分方程为

ｍｘ··＋ｋｘ＝Ｆｃｓｉｎθ１＋Ｆ（ｔ）＋Ｆｆ （１１）

图 ４　碎土刀受力分析

Ｆｉｇ．４　Ｆｏｒｃｅａｎａｌｙｓｉｓｏｆｓｏｉｌｂｒｏｋｅｎｋｎｉｆｅ
　
通过式（１１）可知，旋转单体作业时，碎土刀振

动柔性切割土壤，一方面可以改善碎土刀表面润滑，

降低碎土刀与土壤的摩擦阻力
［１６－１８］

；同时由于振动

的存在，改变了碎土刀的受力状态，使得一部分土壤

阻力转换为弹簧的弹力，因此弹簧的变形量越大，旋

转单体的减阻效果越明显
［１２－１４］

，同时过大的弹簧变

形量会使装置运行不稳定，降低作业效果。

通过上面分析可知，旋转单体作业时碎土刀受

到的阻力及驱动力都是呈周期性变化的，因此可以

用总激振力 Ｆ０ｓｉｎ（ωｔ）表示碎土刀受到的阻力及装
置的驱动力，则该系统振动微分方程可用二阶非齐

次方程表示

ｍｘ··＋ｋｘ＝Ｆ０ｓｉｎ（ωｔ） （１２）
式中　Ｆ０———振动系统最大激振力，Ｎ

进一步计算可得其通解表达式为

ｘ＝Ｃ１ (ｃｏｓ ｋ
槡ｍ )ｔ ＋Ｃ２ (ｓｉｎ ｋ

槡ｍ )ｔ ＋ Ｆ０
ｋ－ｍω２

ｓｉｎ（ωｔ）

（１３）
式中　Ｃ１、Ｃ２———方程待定系数

由于本文研究的旋转中耕机，其作业环境一般

为粘重土壤、泥炭沼泽土壤等，通过式（１３）可知，当
土壤特性参数和旋转单体结构参数确定后，可通过

改变机器前进速度、弹簧刚度和刀辊转速来改变弹

簧的变形量，增加装置减阻能力的同时，不影响装置

的作业效果。

综上所述，本文所设计的振动式旋转单体具有

较好的减阻效果，机器前进速度、弹簧刚度和刀辊转

速影响其减阻效果，同时需要进一步试验来确定机

器前进速度、弹簧刚度和刀辊转速对旋转单体减阻

效果和作业质量的影响。

３　关键部件设计及参数确定

如图５所示，设计了一种振动式旋转单体。该
旋转单体由单体机架、弹簧杆、仿形弹簧、刀轴、单体

弹簧、碎土刀、压缩杆、固定片等组成。其中弹簧管

的下端与单体机架铰连，上端穿过单体机架上横梁，

其上开有多个小孔，通过插入开口销可固定其轴向

位置，以调节碎土刀的入土深度；仿形弹簧配装在弹

簧杆上；凸轮轴固装在机架上，辊筒与凸轮轴同心配

装，压缩杆装配在凸轮轴与辊筒之间，弹簧和固定片

分别套装在压缩杆上，且固定片通过螺栓与辊筒固

装，碎土刀用螺栓固装在压缩杆上。

图 ５　振动式旋转单体结构图

Ｆｉｇ．５　Ｓｃｈｅｍａｔｉｃｏｆｖｉｂｒａｔｉｏｎｒｏｔａｔｉｎｇｍｏｎｏｍｅｒ
１．单体机架　２．弹簧杆　３．仿形弹簧　４．辊筒　５．单体弹簧　

６．凸轮轴　７．固定片　８．压缩杆　９．碎土刀
　

３１　碎土刀

碎土刀是旋转单体的执行部件，其直接决定着

装置的作业效果。现有的中耕机旋转工作部件大多

使用 Ｌ型刀或直刀进行作业，这两种刀在实际作业
时都存在切削阻力大、功耗高等问题，为了进一步降

低切削阻力和功耗，本文设计一种新型的碎土刀，与

Ｌ型刀和直刀相比，其切削阻力更小，入土性能良
好。

３１１　主要结构尺寸设计
设计的碎土刀结构如图 ６所示，其主要结构尺

寸包括刀长 ｌ和刀宽 ｗｄ，根据苗间松土作业要求，碎
土刀的入土深度在 ５～１０ｃｍ之间，其碎土效果较
好，同时为了防止阻力矩过大导致碎土刀弯折，碎土

刀入土部分不应小于刀长的 １／３，因此综合考虑确
定其长度 ｌ为１０６ｍｍ，碎土刀的宽度影响其切割阻
力，宽度过大会增加碎土刀与土壤的接触面积，从而
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增加刀的摩擦阻力，同时宽度过小会降低碎土刀的

强度，所以确定其宽度 ｗｄ为１２ｍｍ
［１９］
。

图 ６　碎土刀结构示意图

Ｆｉｇ．６　Ｓｔｒｕｃｔｕｒａｌｐａｒａｍｅｔｅｒｓｏｆｓｏｉｌｂｒｏｋｅｎｂｌａｄｅ
　
３１２　切刃曲线设计

为了降低碎土刀的切土阻力以及防止刀尖缠

草，碎土刀作业过程中应具有一定的滑切作用，由于

碎土刀主要作用是切碎土壤、铲除杂草，因此综合考

虑其作业效果及功耗，根据文献［１９］，采用正弦指
数曲线设计其切刃曲线，其方程式为

ρ１＝ρ (０ ｓｉｎ（τ０＋ｋ１α）ｓｉｎτ )
０

１
ｋ１

（１４）

式中　ρ１———曲线上任一点极径
ρ０———曲线起点极径
ｋ１———静态滑切角增量与极径的比例系数
α———曲线上任一点极角
τ０———静态滑切角

最终确定 ρ０取１２０ｍｍ，ｋ１取 －０１，τ０取４０°
［１８］
。

碎土刀与土壤接触使土壤产生裂纹，其方向与

水平面呈４５°时［１９］
，土壤更容易破碎，因此设计其两

侧侧刃角为 ４５°，刃口宽度 ２ｍｍ，选择比较耐磨的
４５号钢作为碎土刀的材料，并对其刀刃进行表面热
处理，使其硬度达到 ＨＲＣ５０，为了防止碎土刀作业
过程中遇较大阻力时产生变形，其厚度不宜过小，本

文设计其厚度为８ｍｍ。
３２　辊筒
３２１　辊筒宽度

辊筒宽度由玉米垄台结构尺寸决定，如图 ７所
示，两辊筒间距为 ｌ２，垄顶和垄底宽分别为 ｗ１、ｗ２，
为了减少伤根和漏耕，辊筒宽度 ｗ应满足 ｗ１＜２ｗ＋
ｌ２＜ｗ２，经实地测量，ｗ１平均值为 １８３ｍｍ，ｗ２平均值
为 ４５０ｍｍ，ｌ２取 ３０ｍｍ，则将相关数据代入可得
７６５ｍｍ＜ｗ＜２１０ｍｍ，综合考虑整机尺寸不宜过
大，最终确定 ｗ取１６０ｍｍ。
３２２　辊筒直径

设计的旋转单体辊筒采用对称安置，即两辊筒

分别位于玉米苗的左右两侧，如图７所示，为防止伤
苗，应有（Ｄ－ｄ１）／２＋ｈ１≥ｈ，经实地测量，玉米苗的
高度 ｈ平均值为１０５ｍｍ，根据旋转单体整体设计要
求，链轮直径 ｄ１取 ６０ｍｍ，辊筒离地高度 ｈ１取
４５ｍｍ，将参数代入可确定 Ｄ，同时根据文献［１６］，
中耕机旋转工作部件抛土所产生的功耗占总功耗的

一半左右，为降低抛土功耗只能适当减小刀片端点

图 ７　辊筒结构示意图

Ｆｉｇ．７　Ｓｔｒｕｃｔｕｒａｌｄｉａｇｒａｍｏｆｒｏｌｌｅｒ
　
的切线速度，因此辊筒的直径设计不宜过大，综合考

虑最终确定辊筒直径 Ｄ取１８５ｍｍ。
本文采用中间传动、两侧辊筒对称布置的方式，

左右两辊筒分别用螺栓与中间传动轴固连，这样的

布置可确保左右两辊筒所获得的驱动力矩相同，使

装置工作更加稳定。

３３　压缩杆
压缩杆是旋转单体的关键部件，其尺寸设计直

接影响装置的工作效率，如图８所示，压缩杆的主要
结构尺寸为杆长 ｌ３和杆的直径 ｄ２及杆头长 ｌ４；根据
碎土装置作业要求，压缩杆不宜设计过长，其长度

应满足 Ｄ／２＜ｌ３＜Ｄ，因此综合考虑本文设计压缩
杆长度为１０５ｍｍ；根据设计要求，压缩杆直径不宜
过大，其应满足 ｄ２＜ｗ，同时过小的直径会减少其
与凸轮轴的接触面积，使装置运行不稳定，因此综

合考虑，设计其直径为 ２５ｍｍ，根据设计要求其杆
头长度应大于弹簧长度，最终确定其杆头长 ｌ４为

８５ｍｍ［１９］。

图 ８　压缩杆结构示意图

Ｆｉｇ．８　Ｓｔｒｕｃｔｕｒａｌｄｉａｇｒａｍｏｆｃｏｍｐｒｅｓｓｉｏｎｒｏｄ
　

３４　凸轮轴
由旋转单体工作原理可知，凸轮轴结构尺寸对

装置作业性能影响较大，合理地设计凸轮轮廓选线

可有效提升装置的减阻效果，采用解析法设计凸轮

轮廓曲线，根据旋转单体作业要求合理分配凸轮运

动角；根据装置整体尺寸设计要求，确定凸轮的基圆

半径并选择合适的凸轮运动规律；建立凸轮轮廓曲

线数学模型，将相关参数代入，得到合理的轮廓曲
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线。

３４１　凸轮运动角及最大推程确定

为了增强装置的切割和减阻效果，应尽量增加

碎土刀的伸缩运动时间，因此凸轮运动角分配尽量

增大凸轮的推程运动角和回程运动角，同时为了使

碎土刀作业更加平稳，将凸轮设计成对称机构，本文

设计凸轮推程运动角为 １２０°，回程运动角为 １２０°，
近休止角为 ６０°，远休止角为 ６０°。根据蒋建东
等

［１２］
的仿真结果可知，振动型土壤耕作机械的振幅

在０～１５ｍｍ范围内，取值越大减阻效果越好，但同
时取值过大也会造成机具工作的不稳定，因此本文

将碎土刀的振幅设计为 １５ｍｍ，即凸轮最大推程为
１５ｍｍ。

３４２　凸轮基圆半径和从动件运动规律确定

为了使装置结构紧凑，运行高效，凸轮轴基圆半

径不宜过大，设计凸轮基圆半径 ｒ０为 ２０ｍｍ
［２０］
；同

时不同的振动频率对机械装置的减阻性能影响较

大
［１７］
，正弦波可有效减小旋耕机的工作阻力

［１２］
，因

此本文选择正弦加速度运动规律，则碎土刀位移公

式为

ｒ＝

(０ ０＜φ≤π )３
ｒ(１ φ

－１
２π (ｓｉｎ ２π

 ) ) (φ π
３
＜φ≤ )π

ｒ (１ π＜φ≤４π)３
ｒ(１ １－φ′＋１２π (ｓｉｎ ２π

′ ) ) (φ ４π
３
＜φ≤２ )















 π

（１５）
式中　ｒ１———碎土刀最大位移，ｍ

———凸轮推程运动角，ｒａｄ
′———凸轮回程运动角，ｒａｄ
φ———凸轮转角，ｒａｄ

３４３　凸轮轮廓曲线设计
如图９所示，以凸轮转动中心 ｏ点为坐标原点，

Ｂ０点为凸轮推程廓线的起始点。开始时碎土刀处于
Ｂ０点处，当凸轮转过 δ′，碎土刀产生相应的位移 ｒ，
此时碎土刀处于 Ｂ点，建立坐标系 ｘｏｙ。则其直角
坐标为

ｘ＝（ｒ０＋ｒ）ｓｉｎδ′

ｙ＝（ｒ０＋ｒ）ｃｏｓδ{ ′
（１６）

将相关参数代入式（１６），可得到凸轮的轮廓曲
线。

３４４　凸轮轴长度
由于本设计凸轮轴与辊筒同心装配，为了使装

置空间结构更加紧凑，凸轮轴长度应满足 Ｌ＝（１～

图 ９　凸轮轮廓曲线设计

Ｆｉｇ．９　Ｄｅｓｉｇｎｏｆｃｏｎｔｏｕｒｃｕｒｖｅｏｆｃａｍ
　
１２）ｗ，最终确定凸轮轴长度为１６０ｍｍ［２０］。

３５　弹簧

由旋转单体振动减阻工作原理分析可知，凸轮

转过推程部分，碎土刀做外伸动作，当凸轮转过回

程工作段时，旋转单体依靠弹簧弹力使碎土刀缩

回，从而依次作伸出 回缩动作，形成振动切削土

壤，因此弹簧参数的设计至关重要，其直接决定碎

土刀是否按时回缩，影响装置的作业效果。为了

得到合理的弹簧参数，本文对碎土刀回位过程进

行受力分析。

如图 １０所示，碎土刀空转由 Ａ１运动到 Ａ０过程
中，其受力主要有自身重力 ｍｇ和弹簧弹力 ＦＮ，为了
使得碎土刀能够及时回位，则整个运动过程中，应满

足

ＦＮ＞ｍｇｓｉｎθ （１７）
其中 ＦＮ＝ｋｘ

图 １０　碎土刀回位过程受力分析图

Ｆｉｇ．１０　Ｆｏｒｃｅａｎａｌｙｓｉｓｏｆｓｏｉｌｂｒｏｋｅｎｋｎｉｆｅｉｎｒｅｔｕｒｎｐｒｏｃｅｓｓ

由凸轮外轮廓形状可知，随着碎土刀顺时针旋

转，弹簧变形量逐渐减小，即弹簧弹力逐渐减小，因

此取极限情况分析，当碎土刀运动到 Ａ２点时，此时
弹簧弹力与碎土刀重力在一条直线上，即此时需要

克服的重力为最大值，则有

ＦＮ＞ｍｇ （１８）
联立式（１７）、（１８）得
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ｋ＞ｍｇ
ｘ

（１９）

由凸轮机构运动规律可知，此时 ｘ为 ４６ｍｍ，
碎土刀重力取１０Ｎ，则经计算可初步确定弹簧刚度
的取值范围，进一步预试验的基础上，最终确定弹簧

刚度范围为５～２５Ｎ／ｍｍ，同时由前面对压缩杆的结
构尺寸设计可知，弹簧中径应在 ２３～４０ｍｍ之间，
弹簧长度为 ４０～６０ｍｍ，本文选取 ５种相同材料
（６５Ｍｎ）的弹簧，其具体参数如表１所示。

表 １　弹簧参数

Ｔａｂ．１　Ｐａｒａｍｅｔｅｒｓｏｆｓｐｒｉｎｇ

材料直径／ｍｍ 弹簧中径／ｍｍ 弹簧刚度／（Ｎ·ｍｍ－１） 圈数

３０ ２０ ５４ １８０

３５ ２２ ８６ １６０

４０ ２５ １３２ １２５

４５ ２８ １７８ １０５

５０ ３０ ２１０ ９５

４　室内台架试验

４１　试验设备与条件
２０１８年 ５月在东北农业大学试验基地进行室

内台架试验，如图１１所示。

图 １１　室内台架试验

Ｆｉｇ．１１　Ｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔｏｆｔｅｓｔｉｎｇｂｌｏｃｋ
１．振动式旋转单体　２．传动系统　３．扭矩转速传感器　４．电动

机　５．功率显示仪　６．计算机
　

试验设备：电机、室内土槽（长 ３０ｍ，宽 ５ｍ）、
ＨＣＮＪ １０１型扭矩传感器（范围 ５～２００Ｎ·ｍ，北京
海博华科技有限公司生产）、ＨＮ ２０１型扭矩转速
功率显示仪、天平、土壤坚实度仪等。

试验条件：土壤为典型的东北黑土，由于旋转中

耕机的作业对象大多是粘重土壤等条件较差的土

地，为了近似模拟粘重土壤在田间的含水率和坚实

度范围，试验前，对土壤进行喷水和压实，经干燥，使

其土壤含水率达到１２４％，土壤坚实度为９１３ｋＰａ，
达到粘重土壤的坚实度。试验中土槽的前进速度和

旋转单体的转速均可通过控制台进行调整，安装在

机架上的旋转单体，其动力由电动机提供。

４２　试验因素及指标

由前面分析可知，刀辊转速、前进速度和弹簧刚

度对装置作业性能影响较大，故选择刀辊转速、前进

速度和弹簧刚度为试验因素，通过计算和单因素预

试验确定：弹簧刚度为 ５４～２１０Ｎ／ｍｍ，机器前进
速度为０４～１０ｍ／ｓ；刀辊转速为 １８５～３１５ｒ／ｍｉｎ，
粘重土壤条件下，碎土率为中耕机的重要指标，因此

选择碎土率来衡量旋转单体作业效果，同时为了验

证旋转单体减阻降耗的能力，最终选取碎土率和作

业功耗为试验指标
［２１］
。

碎土率的测定方法为随机选取作业过程中

０２ｍ×０２ｍ区域内，测定全松层内土块最小边
小于 ２５ｃｍ的土块质量及土块总质量，其计算公
式为

ＧＳ＝
Ｇｚ
Ｇ０
×１００％ （２０）

式中　ＧＳ———全松层碎土率，％
Ｇｚ———全松层小于２５ｃｍ土块质量，ｋｇ
Ｇ０———全松层土块总质量，ｋｇ

作业功耗直接由扭矩传感器读出，其计算公式

为

Ｐ＝
Ｔｎ１
９５５０

（２１）

式中　Ｐ———作业功耗，ｋＷ
Ｔ———工作时，电机输出的平均扭矩，Ｎ·ｍ
ｎ１———电机转速，ｒ／ｍｉｎ

４３　试验方案设计

采用三因素五水平二次旋转组合设计试验方

法安排试验，以确定旋转单体最优工作参数组合，

试验因素编码如表 ２所示，试验方案及结果如表 ３
所示。

表 ２　因素编码

Ｔａｂ．２　Ａｃｔｕａｌｖａｌｕｅａｎｄｃｏｄｅｏｆｖａｒｉａｂｌｅｓ

编码

因素

机器前进速度／

（ｍ·ｓ－１）

刀辊转速／

（ｒ·ｍｉｎ－１）

弹簧刚度／

（Ｎ·ｍｍ－１）

１６８２ １０ ３１５ ２１０

１ ０９ ２８９ １７８

０ ０７ ２５０ １３２

－１ ０５ ２１１ ８６

－１６８２ ０４ １８５ ５４

４４　试验结果分析
４４１　回归模型的建立与检验

试验数据采用 ＤｅｓｉｇｎＥｘｐｅｒｔ８０６数据分析软
件进行回归分析，得到作业功耗、碎土率２个试验指
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表 ３　试验方案与结果

Ｔａｂ．３　Ｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔｄｅｓｉｇｎａｎｄｒｅｓｕｌｔｓ

序号

机器前进

速度 ｘ１／

（ｍ·ｓ－１）

刀辊转速

ｘ２／

（ｒ·ｍｉｎ－１）

弹簧刚度

ｘ３／

（Ｎ·ｍｍ－１）

作业功耗

Ｙ１／ｋＷ

碎土率

Ｙ２／％

１ ０５ ２１１ ８６ ２０７ ９２８

２ ０９ ２１１ ８６ １９１ ９０７

３ ０５ ２８９ ８６ ２５１ ９３７

４ ０９ ２８９ ８６ ２１１ ９１３

５ ０５ ２１１ １７８ １８３ ９０１

６ ０９ ２１１ １７８ １７６ ８９１

７ ０５ ２８９ １７８ １８１ ９０６

８ ０９ ２８９ １７８ １７５ ９０９

９ ０４ ２５０ １３２ １６２ ９３０

１０ １０ ２５０ １３２ １４５ ９１３

１１ ０７ １８５ １３２ １７５ ８９３

１２ ０７ ３１５ １３２ ２４６ ９３５

１３ ０７ ２５０ ５４ ２１９ ９２４

１４ ０７ ２５０ ２１０ １４８ ８９６

１５ ０７ ２５０ １３２ １７８ ９２３

１６ ０７ ２５０ １３２ １７３ ９２１

１７ ０７ ２５０ １３２ １９１ ９２８

１８ ０７ ２５０ １３２ １８２ ９２３

１９ ０７ ２５０ １３２ １７６ ９１６

２０ ０７ ２５０ １３２ ２０５ ９２１

２１ ０７ ２５０ １３２ １９４ ９２５

２２ ０７ ２５０ １３２ １８７ ９１６

２３ ０７ ２５０ １３２ １７６ ９１２

标的回归方程，并检验其显著性。

（１）作业功耗回归模型与显著性检验
通过对试验数据的分析和拟合，作业功耗 Ｙ１方

差分析如表 ４所示。由表 ４可知，对于作业功耗
Ｙ１，因素及因素间的交互作用影响的主次顺序是 ｘ３、

ｘ２、ｘ
２
２、ｘ

２
１、ｘ１、ｘ２ｘ３、ｘ１ｘ３、ｘ

２
３、ｘ１ｘ２，弹簧刚度 ｘ３、刀辊转

速二次项 ｘ２２对作业功耗 Ｙ１的影响极显著（Ｐ＜

００１）；刀辊转速 ｘ２、机器前进速度二次项 ｘ
２
１对作业

功耗 Ｙ１的影响显著（００１＜Ｐ＜００５）；机器前进速
度 ｘ１、刀辊转速和弹簧刚度的交互项 ｘ２ｘ３对作业功
耗 Ｙ１的影响较显著（００５＜Ｐ＜０１）；其中机器前进
速度和弹簧刚度的交互项 ｘ１ｘ３、机器前进速度和刀

辊转速的交互项 ｘ１ｘ２和弹簧刚度的二次项 ｘ
２
３对作业

功耗 Ｙ１的影响不显著（Ｐ＞０１）。将不显著的交互
作用项的回归平方和及自由度并入残差项，而后再

进行方差分析，结果如表 ４所示。得到各因素对作
业功耗 Ｙ１影响的回归方程

Ｙ１＝４２８＋２４５ｘ１－００３ｘ２＋００８ｘ３－

００００４７ｘ２ｘ３－２０１ｘ
２
１＋７９７ｘ

２
２ （２２）

对上述回归方程进行失拟性检验，其中 Ｐ＝
０１６２０，不显著，说明不存在其他影响试验指标的
主要因素，试验指标和试验因素存在显著的二次关

系。

表 ４　作业功耗回归方程方差分析

Ｔａｂ．４　Ｖａｒｉａｎｃｅａｎａｌｙｓｉｓｏｆｒｅｇｒｅｓｓｉｏｎｅｑｕａｔｉｏｎｆｏｒｐｏｗｅｒｃｏｎｓｕｍｐｔｉｏｎ

方差来源 平方和 自由度 均方 Ｆ Ｐ

模型 １２５／１２１ ９／６ ０１４／０２０ ７８５／１１９３ ００００６／＜００００１

ｘ１ ００７／００７ １／１ ００７／００７ ３９３／４１１ ００６９１ ／００５９６

ｘ２ ０２４／０２４ １／１ ０２４／０２４ １３４２／１４０５ ０００２９／０００１８

ｘ３ ０５１／０５１ １／１ ０５１／０５１ ２８８２／３０１９ ００００１／＜００００１

ｘ２１ ０１／０１ １／１ ０１／０１ ５７４／６０４ ００３２３／００２５８

ｘ２２ ０２３／０２３ １／１ ０２３／０２３ １３１９／１３７７ ０００３／０００１９

ｘ２３ ００１１ １ ００１１ ０６０ ０４５１４

ｘ１ｘ２ ６６１２×１０－３ １ ６６１２×１０－３ ０３７ ０５５２３

ｘ１ｘ３ ００２３ １ ００２３ １３０ ０２７４５

ｘ２ｘ３ ００５６／００５６ １／１ ００５６／００５６ ３１６／３３１ ００９８９ ／００８７７

残差 ０２３／０２７ １３／１６ ００１８／００１７

失拟项 ０１４／０１８ ５／８ ００２８／００２３ ２５８／２０７ ０１１２４／０１６２０

纯误差 ００８８ ８／８ ００１１／００１１

所有项 １４９ ２２／２２

　　注：斜线后面为剔除不显著因素后作业功耗 Ｙ１方差分析结果；表示极显著（Ｐ＜００１）；表示显著（００１＜Ｐ＜００５）；表示较显著

（００５＜Ｐ＜０１）。下同。

　　（２）碎土率回归模型与显著性检验
通过对试验数据的分析和多元回归拟合，试验

指标碎土率 Ｙ２方差分析如表 ５所示。由表 ５可知，

对于碎土率 Ｙ２，因素影响的主次顺序是 ｘ３、ｘ２、ｘ１、

ｘ２３、ｘ１ｘ３、ｘ
２
２、ｘ１ｘ２、ｘ２ｘ３、ｘ

２
１，弹簧刚度 ｘ３、刀辊转速 ｘ２、

机器前进速度 ｘ１对碎土率 Ｙ２的影响极显著（Ｐ＜

００１）；弹簧刚度的二次项 ｘ２３、机器前进速度和弹簧

刚度的交互项 ｘ１ｘ３对碎土率 Ｙ２的影响显著（００１＜

Ｐ＜００５）；刀辊转速的二次项 ｘ２２对碎土率 Ｙ２的影响
为较显著（００５＜Ｐ＜０１）；其中机器前进速度和刀
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表 ５　碎土率回归模型方差分析

Ｔａｂ．５　Ｖａｒｉａｎｃｅａｎａｌｙｓｉｓｏｆｒｅｇｒｅｓｓｉｏｎｅｑｕａｔｉｏｎｆｏｒｓｏｉｌｂｒｏｋｅｎｒａｔｅ

方差来源 平方和 自由度 均方 Ｆ Ｐ

模型 ３１４／３１１８ ９／６ ３４９／５２０ ９４１／１６４８ ００００２／＜００００１

ｘ１ ４７６／４７６ １／１ ４７６／４７６ １２８３／１５０８ ０００３３／０００１３

ｘ２ ８６４／８６４ １／１ ８６４／８６４ ２３３１／２７４１ ００００３／＜００００１

ｘ３ １１４６／１１４６ １／１ １１４６／１１４６ ３０９１／３６３４ ＜００００１／＜００００１

ｘ２１ ００２ １ ００２ ００５５５ ０８１８０

ｘ２２ １４４／１４４ １／１ １４４／１４４ ３８８／４５６ ００７０４ ／００４８５

ｘ２３ ３１１／３１１ １／１ ３１１／３１１ ８３９／９８６ ００１２５／０００６３

ｘ１ｘ２ ０１３ １ ０１３ ０３４ ０５７１４

ｘ１ｘ３ １８１／１８１ １／１ １８１／１８１ ４８７／５７３ ００４５９／００２９３

ｘ２ｘ３ ００８ １ ００８ ０２２ ０６４９９

残差 ４８２ １３／１６ ０３７／０３２

失拟项 ２８ ５／８ ０５６／０３８ ２２１／１４９ ０１５２１／０２９１５

纯误差 ２０２ ８／８ ０２５／０２５

所有项 ３６２２ ２２／２２

辊转速的交互项 ｘ１ｘ２、机器前进速度的二次项 ｘ
２
１、刀

辊转速和弹簧刚度的交互项 ｘ２ｘ３对碎土率 Ｙ２的影
响不显著（Ｐ＞０１）。将不显著的交互作用项的回
归平方和及自由度并入残差项，而后再进行方差分

析，结果如表５所示。得到各因素对碎土率 Ｙ２影响
的回归方程

Ｙ２＝８０４１－９７７ｘ１＋０１２ｘ２－０００８８ｘ３＋

０５２ｘ１ｘ３－００００２ｘ
２
２－００２ｘ

２
３ （２３）

对上述回归方程进行失拟性检验，如表５所示，
其中 Ｐ＝０２９１５，不显著（Ｐ＞０１），证明不存在其
他影响指标的主要因素，试验指标和试验因素存在

显著的二次关系。

４４２　各单因素对各项性能指标影响主次分析
考虑到试验指标的回归方程为多元非线性模

型，因此采用因素贡献率来确定各因素对试验指标

的相对重要程度
［２２］
。根据第 ｊ个因素一次项、二次

项和交互项对应的 Ｆ值（Ｆｊ、Ｆｊｊ和 Ｆｉｊ）来计算贡献率

δ＝
０ （Ｆ≤１）

１－１
Ｆ
（Ｆ＞１{ ）

（２４）

式中　δ———因素对指标的贡献率
则第 ｊ个因素对指标的贡献率为

Δｊ＝δｊ＋
１
２∑

ｍ

ｉ→１
ｉ≠ｊ

（δｉｊ＋δｊｊ） （２５）

式中　δｊ———第 ｊ个因素一次项的贡献率
δｊｊ———第 ｊ个因素二次项的贡献率
δｉｊ———第 ｊ个因素交互项的贡献率

则根据式（２４）、（２５），求出各个指标下因素的
贡献率，结果如表６所示，各因素对作业功耗贡献率
由大到小依次为刀辊转速、机器前进速度、弹簧刚

度；各因素对碎土率贡献率由大到小依次为弹簧刚

表 ６　各因素对各项指标的贡献率

Ｔａｂ．６　Ｃｏｎｔｒｉｂｕｔｉｏｎｒａｔｅｏｆｆａｃｔｏｒｓｔｏｅａｃｈｉｎｄｅｘ

性能指标
影响因素贡献率

ｘ１ ｘ２ ｘ３
贡献率排序

Ｙ１ １６９ ２１９ １４２ ｘ２、ｘ１、ｘ３
Ｙ２ １３２ １７０ ２２５ ｘ３、ｘ２、ｘ１

度、刀辊转速、机器前进速度。

４４３　各因素对性能指标影响规律分析
通过 ＤｅｓｉｇｎＥｘｐｅｒｔ８０６软件对数据处理，运

用相应曲面法分析各因素对碎土率和作业功耗的影

响，通过固定３个因素中１个因素为零水平，考察其
他两个因素对作业指标的影响。

图 １２　作业功耗的双因素响应曲面

Ｆｉｇ．１２　Ｔｗｏｆａｃｔｏｒｒｅｓｐｏｎｓｅｓｕｒｆａｃｅｆｏｒｐｏｗｅｒ

ｃｏｎｓｕｍｐｔｉｏｎ

对于作业功耗 Ｙ１，当机器前进速度为 ０７ｍ／ｓ
时，刀辊转速和弹簧刚度交互作用响应曲面如图 １２
所示。当刀辊转速一定时，作业功耗 Ｙ１随着弹簧刚
度的增加而减小，最优弹簧刚度在１０９～１７８Ｎ／ｍｍ
之间；当弹簧刚度一定时，作业功耗 Ｙ１随着刀辊转
速的增加而逐渐增加，最优的刀辊转速在 ２３０５～
２６９５ｒ／ｍｉｎ之间。在刀辊转速和弹簧刚度的交
互作用中，主要影响作业功耗 Ｙ１的因素是刀辊
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转速。

当刀辊转速为２５０ｒ／ｍｉｎ时，机器前进速度和弹
簧刚度的交互作用如图 １３所示。当机器前进速度
一定时，碎土率 Ｙ２随着弹簧刚度的增加呈减小趋
势，最优的弹簧刚度在８９～１４５Ｎ／ｍｍ之间；当弹
簧刚度一定时，碎土率 Ｙ２随着前进速度的增加而减
小，最优的机器前进速度在 ０５５～０７５ｍ／ｓ之间。
在机器前进速度和弹簧刚度的交互作用中，主要影

响碎土率 Ｙ２的因素是弹簧刚度。

图 １３　碎土率的双因素响应曲面

Ｆｉｇ．１３　Ｔｗｏｆａｃｔｏｒｒｅｓｐｏｎｓｅｓｕｒｆａｃｅｆｏｒｓｏｉｌｂｒｏｋｅｎｒａｔｅ
　

４４４　优化分析
通过２个响应曲面的分析，利用 ＤｅｓｉｇｎＥｘｐｅｒｔ

８０６软件中的优化模块对 ２个回归模型进行求
解，根据除草装置的实际工作条件、作业性能要求及

上述相关模型分析结果
［２３］
，选择优化约束条件为

ｍｉｎＹ１（ｘ１，ｘ２，ｘ３）

ｍａｘＹ２（ｘ１，ｘ２，ｘ３）

ｓ．ｔ．

０４ｍ／ｓ≤ｘ１≤１０ｍ／ｓ

１８５ｒ／ｍｉｎ≤ｘ２≤３１５ｒ／ｍｉｎ

５４Ｎ／ｍｍ≤ｘ３≤
{













２１０Ｎ／ｍｍ

（２６）

对其参数进行求解，得到多种参数优化组合。

考虑机具工作稳定性，同时保证除草机作业质量，从

优化结果中选取最佳参数组合范围为：刀辊转速

２４７～２６８ｒ／ｍｉｎ、机器前进速度 ０５～１０ｍ／ｓ、弹簧
刚度１１３９～１５１６Ｎ／ｍｍ，相对应的试验指标作业
功耗为１５５～１９０ｋＷ、碎土率为９１３％ ～９２９％。
４５　验证与对比试验
４５１　试验条件

在东北农业大学工程学院试验基地进行土槽验

证试验。土壤含水率１１６％，土壤坚实度９４３ｋＰａ。
以《旱田中耕追肥机试验方法》标准中的试验方法，

对所设计的旋转中耕机关键部件的作业效果进行验

证，同时增加与传统机型的对比试验。传统机型为

课题组自行加工的旋转锄式中耕松土除草机，该型

除草机的工作部件由多组主动旋转的锄齿组成，其

结构如图１４所示。

图 １４　传统机型

Ｆｉｇ．１４　Ｔｒａｄｉｔｉｏｎａｌｃｕｌｔｉｖａｔｏｒ
　
４５２　试验结果分析

经过参数结构优化的中耕机性能指标与相关评

价指标结果对比，中耕机作业参数为：刀辊转速

２４７ｒ／ｍｉｎ、机器前进速度０５ｍ／ｓ、弹簧刚度１２Ｎ／ｍｍ。
将最优组合进行 ８次重复试验，其结果如表 ７所
示。

表 ７　验证及对比试验结果

Ｔａｂ．７　Ｖａｌｉｄａｔｉｏｎａｎｄｃｏｍｐａｒｉｓｏｎｔｅｓｔｒｅｓｕｌｔｓ

除草装置类型 作业功耗／ｋＷ 碎土率／％

振动式旋转单体 １８９ ９３１

传统机型 ２７９ ９１６

　　试验结果表明：设计的旋转中耕机，其作业功耗
为１８９ｋＷ，碎土率为９３１％，与优化所得结果基本
一致。与传统机型相比，其减阻降耗效果明显，可使

机器的作业功耗下降３２％，该结果与文献［１２］的类
似，表明试验结果的正确性。验证试验结果表明相

关优化组合合理，按优化参数调节后的旋转中耕机

的作业效果满足行业要求。

５　田间试验

为进一步检验旋转中耕机实际的工作性能，于

２０１８年６月中旬在东北农业大学校内试验田进行
田间试验，测得试验地的平均含水率为 １３１％，土
壤坚实度平均值为 ９２７ｋＰａ，满足粘重土壤作业条
件；配套动力拖拉机功率３３ｋＷ，试验样机上挂接一

图 １５　田间试验

Ｆｉｇ．１５　Ｆｉｅｌｄｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔ

个振动式旋转单体，通过扭矩传感器直接测出旋转

单体的作业功耗，试验现场如图１５所示。
当刀辊转速为 ２４７ｒ／ｍｉｎ、机器前进速度为

０５ｍ／ｓ、弹簧刚度为 １２Ｎ／ｍｍ时，测得其作业功耗
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为１９５ｋＷ，碎土率为９２８％，与优化结果及台架验
证试验基本一致。

６　结论

（１）借鉴农业机械设计中振动减阻方法，对旋
转中耕机关键部件进行设计，弹簧、凸轮等机构的设

计使得旋转单体作业时对土壤形成振动切削，有效

降低了旋转中耕机的作业功耗。

（２）对设计的中耕机进行了二次回归正交试
验，建立作业功耗和碎土率 ２个试验指标与试验因
素间的回归模型，分析得出各因素对作业功耗影响

贡献率由大到小依次为刀辊转速、机器前进速度、弹

簧刚度；对碎土率影响的贡献率由大到小依次为弹

簧刚度、刀辊转速、机器前进速度。

（３）利用 ＤｅｓｉｇｎＥｘｐｅｒｔ８０６的优化功能，根
据中耕机的实际工作条件和作业性能要求对试验

因素添加约束，以作业功耗和碎土率为评价指标，

对其回归模型进行优化求解，当刀辊转速 ２４７～
２６８ｒ／ｍｉｎ、机器前进速度 ０５～１０ｍ／ｓ、弹簧刚度
１１３９～１５１６Ｎ／ｍｍ时，作业功耗为１５５～１９０ｋＷ、
碎土率为 ９１３％ ～９２９％。通过与传统机型的对
比试验，验证了旋转中耕机减阻降耗的能力。田间

试验表明，所设计的旋转中耕机碎土性能良好、作业

功耗较小，其性能满足中耕机的作业要求。
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［Ｊ］．ＴｒａｎｓａｃｔｉｏｎｓｏｆｔｈｅＣＳＡＥ，２０１０，２６（２）：１４２－１４６．（ｉｎＣｈｉｎｅｓｅ）

［９］　吕金庆，王英博，兑瀚，等．驱动式马铃薯中耕机关键部件设计与碎土效果试验 ［Ｊ／ＯＬ］．农业机械学报，２０１７，４８（１０）：
４９－５８．
ＬＪｉｎｑｉｎｇ，ＷＡＮＧＹｉｎｇｂｏ，ＤＵＩＨａｎ，ｅｔａｌ．Ｄｅｓｉｇｎｏｆｋｅｙｃｏｍｐｏｎｅｎｔｓｏｆｄｒｉｖｉｎｇｔｙｐｅｐｏｔａｔｏｃｕｌｔｉｖａｔｏｒａｎｄｉｔｓｓｏｉｌｂｒｏｋｅｎ
ｅｆｆｅｃｔｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔ［Ｊ／ＯＬ］．ＴｒａｎｓａｃｔｉｏｎｓｏｆｔｈｅＣｈｉｎｅｓｅＳｏｃｉｅｔｙｆｏｒＡｇｒｉｃｕｌｔｕｒａｌＭａｃｈｉｎｅｒｙ，２０１７，４８（１０）：４９－５８．ｈｔｔｐ：∥ｗｗｗ．
ｊｃｓａｍ．ｏｒｇ／ｊｃｓａｍ／ｃｈ／ｒｅａｄｅｒ／ｃｒｅａｔｅ＿ｐｄｆ．ａｓｐｘ？ｆｉｌｅ＿ｎｏ＝２０１７１００６＆ｆｌａｇ＝１＆ｊｏｕｒｎａｌ＿ｉｄ＝ｊｃｓａｍ．ＤＯＩ：１０．６０４１／ｊ．ｉｓｓｎ．１０００
１２９８．２０１７．１０．００６．（ｉｎＣｈｉｎｅｓｅ）

［１０］　张军昌，闫小丽，林泽坤，等．自激式振动深松整地机设计与试验［Ｊ／ＯＬ］．农业机械学报，２０１６，４７（９）：４４－４９．
ＺＨＡＮＧＪｕｎｃｈａｎｇ，ＹＡＮＸｉａｏｌｉ，ＬＩＮＺｅｋｕｎ，ｅｔａｌ．Ｄｅｓｉｇｎａｎｄｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔｏｆｓｅｌｆｅｘｃｉｔｉｎｇｖｉｂｒａｔｉｏｎｄｅｅｐｌｏｏｓｅｎｉｎｇａｎｄｓｕｂ
ｓｏｉｌｉｎｇｍａｃｈｉｎｅ［Ｊ／ＯＬ］．ＴｒａｎｓａｃｔｉｏｎｓｏｆｔｈｅＣｈｉｎｅｓｅＳｏｃｉｅｔｙｆｏｒＡｇｒｉｃｕｌｔｕｒａｌＭａｃｈｉｎｅｒｙ，２０１６，４７（９）：４４－４９．ｈｔｔｐ：∥ｗｗｗ．ｊ
ｃｓａｍ．ｏｒｇ／ｊｃｓａｍ／ｃｈ／ｒｅａｄｅｒ／ｖｉｅｗ＿ａｂｓｔｒａｃｔ．ａｓｐｘ？ｆｉｌｅ＿ｎｏ＝２０１６０９０７＆ｆｌａｇ＝１．ＤＯＩ：１０．６０４１／ｊ．ｉｓｓｎ．１０００１２９８．２０１６．０９．
００７．（ｉｎＣｈｉｎｅｓｅ）

［１１］　崔涛，史智栋，杨丽，等．弹簧预紧力可调式振动深松机设计与试验［Ｊ／ＯＬ］．农业机械学报，２０１６，４７（增刊）：９６－１０２．
ＣＵＩＴａｏ，ＳＨＩＺｈｉｄｏｎｇ，ＹＡＮＧＬｉ，ｅｔａｌ．Ｄｅｓｉｇｎａｎｄｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔｏｆｖｉｂｒａｔｉｏｎｓｕｂｓｏｉｌｅｒｗｉｔｈａｄｊｕｓｔａｂｌｅｓｐｒｉｎｇｐｒｅｔｉｇｈｔｅｎｉｎｇ
ｆｏｒｃｅ［Ｊ／ＯＬ］．ＴｒａｎｓａｃｔｉｏｎｓｏｆｔｈｅＣｈｉｎｅｓｅＳｏｃｉｅｔｙｆｏｒＡｇｒｉｃｕｌｔｕｒａｌＭａｃｈｉｎｅｒｙ，２０１６，４７（Ｓｕｐｐ．）：９６－１０２．ｈｔｔｐ：∥ｗｗｗ．ｊ
ｃｓａｍ．ｏｒｇ／ｊｃｓａｍ／ｃｈ／ｒｅａｄｅｒ／ｖｉｅｗ＿ａｂｓｔｒａｃｔ．ａｓｐｘ？ｆｉｌｅ＿ｎｏ＝２０１６Ｓ０１５＆ｆｌａｇ＝１．ＤＯＩ：１０．６０４１／ｊ．ｉｓｓｎ．１０００１２９８．２０１６．Ｓ０．
０１５．（ｉｎＣｈｉｎｅｓｅ）

［１２］　蒋建东，高洁，赵颖娣，等．土壤旋切振动减阻的有限元分析［Ｊ／ＯＬ］．农业机械学报，２０１２，４３（１）：５８－６２．
ＪＩＡＮＧＪｉａｎｄｏｎｇ，ＧＡＯＪｉｅ，ＺＨＡＯＹｉｎｇｄｉ，ｅｔａｌ．Ｆｉｎｉｔｅｅｌｅｍｅｎｔｓｉｍｕｌａｔｉｏｎａｎｄａｎａｌｙｓｉｓｏｎｓｏｉｌｒｏｔａｒｙｔｉｌｌａｇｅｗｉｔｈｅｘｔｅｒｎａｌ
ｖｉｂｒａｔｉｏｎｅｘｃｉｔａｔｉｏｎ［Ｊ／ＯＬ］．ＴｒａｎｓａｃｔｉｏｎｓｏｆｔｈｅＣｈｉｎｅｓｅＳｏｃｉｅｔｙｆｏｒＡｇｒｉｃｕｌｔｕｒａｌＭａｃｈｉｎｅｒｙ，２０１２，４３（１）：５８－６２．ｈｔｔｐ：∥
ｗｗｗ．ｊｃｓａｍ．ｏｒｇ／ｊｃｓａｍ／ｃｈ／ｒｅａｄｅｒ／ｖｉｅｗ＿ａｂｓｔｒａｃｔ．ａｓｐｘ？ｆｉｌｅ＿ｎｏ＝２０１２０１１２＆ｆｌａｇ＝１．ＤＯＩ：１０．６０４１／ｊ．ｉｓｓｎ．１０００１２９８．２０１２．
０１．０１２．（ｉｎＣｈｉｎｅｓｅ）

（下转第 １３５页）

５４第 ３期　　　　　　　　　　　王文明 等：基于振动减阻原理的旋转中耕机关键部件设计与试验



ＹＡＮＲｕ，ＧＡＯＪｉｎｇ，ＺＨＥＮＧＪｉａｈｏｎｇ，ｅｔａｌ．Ａｎａｌｙｓｉｓｏｆｍｅｃｈａｎｉｃａｌｐｒｏｐｅｒｔｉｃｓｏｆｗａｌｎｕｔｓｈｅｌｌｂａｓｅｄｏｎｗｏｒｋｂｅｎｃｈ［Ｊ］．Ｊｏｕｒｎａｌ
ｏｆＡｇｒｉｃｕｌｔｕｒａｌＭｅｃｈａｎｉｚａｔｉｏｎＲｅｓｅａｒｃｈ，２０１４，３６（１０）：３８－４１．（ｉｎＣｈｉｎｅｓｅ）

［９］　刘奎，李忠新，杨莉玲，等．机械破壳时核桃仁损伤特性研究［Ｊ］．农产品加工，２０１４，８（８）：４１－４４．
［１０］　李忠新，刘奎杨，杨莉玲，等．锥篮式核桃破壳装置设计与试验［Ｊ／ＯＬ］．农业机械学报，２０１２，４３（增刊）：１４６－１５２．

ＬＩＺｈｏｎｇｘｉｎ，ＬＩＵＫｕｉｙａｎｇ，ＹＡＮＧＬｉｌｉｎｇ，ｅｔａｌ．Ｄｅｓｉｇｎａｎｄｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔｏｆｗａｌｎｕｔｃｒａｃｋｉｎｇｄｅｖｉｃｅ［Ｊ／ＯＬ］．Ｔｒａｎｓａｃｔｉｏｎｓｏｆｔｈｅ
ＣｈｉｎｅｓｅＳｏｃｉｅｔｙｆｏｒＡｇｒｉｃｕｌｔｕｒａｌＭａｃｈｉｎｅｒｙ，２０１２，４３（Ｓｕｐｐ．）：１４６－１５２．ｈｔｔｐ：∥ｗｗｗ．ｊｃｓａｍ．ｏｒｇ／ｊｃｓａｍ／ｃｈ／ｒｅａｄｅｒ／ｖｉｅｗ＿
ａｂｓｔｒａｃｔ．ａｓｐｘ？ｆｌａｇ＝１＆ｆｉｌｅ＿ｎｏ＝２０１２ｓ２９＆ｊｏｕｒｎａｌ＿ｉｄ＝ｊｃｓａｍ．ＤＯＩ：１０．６０４１／ｊ．ｉｓｓｎ．１０００１２９８．２０１２．Ｓ０．０２９．（ｉｎＣｈｉｎｅｓｅ）

［１１］　ＯＪＯＬＯＳＪ，ＤＡＭＩＳＡＯ．Ｄｅｓｉｇｎａｎｄｄｅｖｅｌｏｐｍｅｎｔｏｆｃａｓｈｅｗｎｕｔｓｈｅｌｌｉｎｇｍａｃｈｉｎｅ［Ｊ］．ＪｏｕｒｎａｌｏｆＥｎｇｉｎｅｅｒｉｎｇ，Ｄｅｓｉｇｎａｎｄ
Ｔｅｃｈｎｏｌｏｇｙ，２０１０，８（２）：１４６－１５７．

［１２］　奉山森，王娟，陈致水．滚压式核桃破壳机的设计［Ｊ］．湖北农业科学，２０１４，５３（１４）：３３３８－３３４１．
ＦＥＮＧＳｈａｎｓｅｎ，ＷＡＮＧＪｕａｎ，ＣＨＥＮＺｈｉｓｈｕｉ．Ｄｅｓｉｇｎｏｆｗａｌｎｕｔｓｈｅｌｌｃｒａｃｋｉｎｇｅｑｕｉｐｍｅｎｔｂａｓｅｄｏｎｒｏｌｌｅｒｔｙｐｅ［Ｊ］．Ｈｕｂｅｉ
ＡｇｒｉｃｕｌｔｕｒａｌＳｃｉｅｎｃｅ，２０１４，５３（１４）：３３３８－３３４１．（ｉｎＣｈｉｎｅｓｅ）

［１３］　丁冉，曹成茂，詹超，等．仿生敲击式山核桃破壳机的设计与试验［Ｊ］．农业工程学报．２０１７，３３（３）：２５７－２６４．
ＤＩＮＧＲａｎ，ＣＡＯＣｈｅｎｇｍａｏ，ＺＨＡＮＣｈａｏ，ｅｔａｌ．Ｄｅｓｉｇｎａｎｄｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔｏｆｂｉｏｎｉｃｉｍｐａｃｔｔｙｐｅｐｅｃａｎｓｈｅｌｌｂｒｅａｋｅｒ［Ｊ］．
ＴｒａｎｓａｃｔｉｏｎｓｏｆｔｈｅＣＳＡＥ，２０１７，３３（３）：２５７－２６４．（ｉｎＣｈｉｎｅｓｅ）

［１４］　丁正耀，朱德泉，钱良存，等．山核桃坚果有限元模型建立及受力分析［Ｊ］．农业装备与车辆工程，２０１０，４８（６）：６－９．
ＤＩＮＧＺｈｅｎｇｙａｏ，ＺＨＵＤｅｑｕａｎ，ＱＩＡＮＬｉａｎｇｃｕｎ，ｅｔａｌ．Ｆｉｎｉｔｅｅｌｅｍｅｎｔｍｏｄｅｌｉｎｇａｎｄｍｅｃｈａｎｉｃａｌａｎａｌｙｓｉｓｏｆｈｉｃｋｏｒｙｋｅｒｎｅｌ
［Ｊ］．ＡｇｒｉｃｕｌｔｕｒａｌＥｑｕｉｐｍｅｎｔａｎｄＶｅｈｉｃｌｅＥｎｇｉｎｅｅｒｉｎｇ，２０１０，４８（６）：６－９．（ｉｎＣｈｉｎｅｓｅ）

［１５］　ＢＯＥＫＥＬＨＥＩＤＥＫ．Ｃｒａｃｋｉｎｇｔｈｅｎｕｔ［Ｊ］．ＴｏｘｉｃｏｌｏｇｉｃａｌＳｃｉｅｎｃｅｓ，２００４，８１（１）：１－２．
［１６］　ＯＬＵＷＯＬＥＦＡ，ＡＶＩＡＲＡＨＭＡ．Ｄｅｖｅｌｏｐｍｅｎｔａｎｄｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅｔｅｓｔｓｏｆａｓｈｅａｎｕｔｃｒａｃｋｅｒ［Ｊ］．ＪｏｕｒｎａｌｏｆＦｏｏｄＥｎｇｉｎｅｅｒｉｎｇ，

２００４，６５：１１７－１２３．
［１７］　吴瑶，赵超，张中卫，等．山核桃属性测量及其剥壳破碎临界值的压缩刚度分析［Ｊ］．安徽农业科学，２０１２，４０（９）：５３３８－

５３３９，５６２０．
ＷＵＹａｏ，ＺＨＡＯＣｈａｏ，ＺＨＡＮＧＺｈｏｎｇｗｅｉ，ｅｔａｌ．Ｍｅａｓｕｒｅｍｅｎｔｏｆｗａｌｎｕｔｐｒｏｐｅｒｔｉｅｓａｎｄｃｏｍｐｒｅｓｓｉｖｅｓｔｉｆｆｎｅｓｓａｎａｌｙｓｉｓｏｎｔｈｅ
ｃｒｉｔｉｃａｌｖａｌｕｅｏｆｓｈｅｌｌｃｒａｃｋｉｎｇ［Ｊ］．ＪｏｕｒｎａｌｏｆＡｎｈｕｉＡｇｒｉｃｕｌｔｕｒａｌＳｃｉｅｎｃｅｓ，２０１２，４０（９）：５３３８－５３３９，５６２０．（ｉｎＣｈｉｎｅｓｅ）

［１８］　孙，曹成茂，娄帅帅，等．山核桃破壳力学性能试验［Ｊ］．安徽农业大学学报，２０１６，４３（２）：３３１－３３６．
ＳＵＮＳｉ，ＣＡＯＣｈｅｎｇｍａｏ，ＬＯＵＳｈｕａｉｓｈｕａｉ，ｅｔａｌ．Ａｔｅｓｔｏｆｂｒｅａｋｉｎｇｍｅｃｈａｎｉｃａｌｐｒｏｐｅｒｔｉｅｓｏｆｐｅｃａｎｓｈｅｌｌ［Ｊ］．Ｊｏｕｒｎａｌｏｆ
ＡｎｈｕｉＡｇｒｉｃｕｌｔｕｒａｌＵｎｉｖｅｒｓｉｔｙ，２０１６，４３（２）：３３１－３３６．（ｉｎＣｈｉｎｅｓｅ）

［１９］　张毅，史建新，周军．栅栏式核桃二次破壳机的设计与试验［Ｊ］．新疆农机化，２０１６（２）：５－８．
［２０］　曹成茂，蒋兰，吴崇友，等．山核桃破壳机加载锤头设计与试验［Ｊ／ＯＬ］．农业机械学报，２０１７，４８（１０）：３０７－３１５．

ＣＡＯＣｈｅｎｇｍａｏ，ＪＩＡＮＧＬａｎ，ＷＵＣｈｏｎｇｙｏｕ，ｅｔａｌ．Ｄｅｓｉｇｎａｎｄｔｅｓｔｏｎｈａｍｍｅｒｈｅａｄｏｆｐｅｃａｎｓｈｅｌｌｂｒｅａｋｉｎｇｍａｃｈｉｎｅ［Ｊ／ＯＬ］．
ＴｒａｎｓａｃｔｉｏｎｓｏｆｔｈｅＣｈｉｎｅｓｅＳｏｃｉｅｔｙｆｏｒＡｇｒｉｃｕｌｔｕｒａｌＭａｃｈｉｎｅｒｙ，２０１７，４８（１０）：３０７－３１５．ｈｔｔｐ：∥ｗｗｗ．ｊｃｓａｍ．ｏｒｇ／ｊｃｓａｍ／ｃｈ／
ｒｅａｄｅｒ／ｖｉｅｗ＿ａｂｓｔｒａｃｔ．ａｓｐｘ？ｆｌａｇ＝１＆ｆｉｌｅ＿ｎｏ＝２０１７１０３９＆ｊｏｕｒｎａｌ＿ｉｄ＝ｊｃｓａｍ．ＤＯＩ：１０．６０４１／ｊ．ｉｓｓｎ．１０００１２９８．２０１７．１０．
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