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原粮包装机凸轮撑袋机构的设计与试验
 

董 欣，王鹏宏，刘立意※，左彦军，李紫辉，贾富国 
（东北农业大学工程学院，哈尔滨 150030） 

 

摘  要：针对定量原粮包装机由不同气缸分别驱动撑袋机构与夹袋机构，导致同步难、效率低、低温环境下气动系统易

结露、以及工作环境粉尘较大而引起的气动部件动作迟缓甚至失灵等问题，该研究设计了一种随夹袋机构同步运动的凸

轮撑袋机构。利用一台电机驱动平面六杆机构带动凸轮撑袋机构与夹袋机构，实现撑袋、夹袋和复位的同步运动；基于

几何坐标变换和矢量法建立撑袋机构的凸轮工作廓线参数方程和空间凸轮机构的压力角求解方法，确定撑袋运动规律和

凸轮工作廓线；建立凸轮撑袋机构三维模型，利用 ADAMS 软件对凸轮撑袋机构的撑袋运动规律进行仿真分析，结果表

明：撑袋运动规律理论计算与仿真分析结果基本一致，最大压力角 23°小于许用压力角，满足机构工作要求；开展气缸驱

动与电机驱动撑夹袋机构的对比试验，得到后者的生产率达 10 袋/min，验证了机构设计的合理性，研究可为北方寒区原

粮包装机设计提供一种设计思路和理论分析方法。 

关键词：设计；试验；原粮包装；凸轮机构；压力角 

doi：10.11975/j.issn.1002-6819.2022.15.005 

中图分类号：TB486+.3; S233.5           文献标志码：A      文章编号：1002-6819(2022)-15-0042-11 

董欣，王鹏宏，刘立意，等. 原粮包装机凸轮撑袋机构的设计与试验[J]. 农业工程学报，2022，38(15)：42-52.     

doi：10.11975/j.issn.1002-6819.2022.15.005    http://www.tcsae.org 
Dong Xin, Wang Penghong, Liu Liyi, et al. Design and experiment of the cam driven bag opening mechanism for raw grain 
packing machine[J]. Transactions of the Chinese Society of Agricultural Engineering (Transactions of the CSAE),2022, 38(15): 
42-52. (in Chinese with English abstract)    doi：10.11975/j.issn.1002-6819.2022.15.005    http://www.tcsae.org 

 

0  引  言  

原粮一般指未经加工过的粮食总称。原粮包装是将

收获后的原粮完整高效地自动装袋封装，以满足后续原

粮加工、存储、运输和销售等需要。原粮一般通过取袋

套袋、夹袋与撑袋、充填物料、输送封口等工序实现包

装。中国是原粮产量大国[1]，研制高质高效的原粮包装机

对减少原粮包装损失和保障粮食安全具有十分重要的现

实意义。 

撑袋机构是原粮包装机的重要组成部分，利用撑袋

机构与夹袋机构相配合自动地将包装袋完全撑开夹紧，

以便于后续原粮的充填装袋。国内外学者针对撑袋机构

开展了相关研究与报导，如张肖庆等[2-3]采用气缸带动吸

盘实现撑袋动作，该方式对包装袋的气密性无要求，并

且对运动轨迹的要求较低；而针对气密性较差的包装袋，

且传动过程复杂的机构，徐雪萌等[4-8]采用气缸驱动机械

装置的方式实现撑袋动作；辜松等[9]采用气缸驱动安装在

机械装置上的吸盘实现撑袋动作，以实现复杂的操作要

求，保障撑袋成功率，但成本随之增高；李东星等[10-11]
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为进一步保证开袋以及撑袋的顺利进行，采用气缸驱动

机械装置上的吸盘并配合充气装置的方式实现撑袋动

作。除了利用气缸作驱动外，电机驱动也是常用的一种

驱动方式，其工作稳定，受外部环境干扰较小，更适合

粉尘、结露等影响气缸正常工作的环境，杨传民等[12-13]

利用电机驱动机械装置实现撑袋动作，范孝良等 [14]利

用电机驱动安装在机械装置上的吸盘实现撑袋动作；徐

丽明等 [15-16]设计了利用电机和气缸共同进行驱动的撑

袋装置。 

国外包装机械自动化程度较高，包装机械撑袋机构

的基本工作原理和国内大同小异。Shibagaki 等[17-19]]利用电

机驱动机械装置实现包装机的撑袋动作；荷兰 Visser 公

司[20]和 Crea-Tech 公司[21]生产的盆花包装机以及日本纽

朗生产的重袋全自动包装机均利用吸盘实现撑袋动作；

瑞士 Gmuer 等[22-23]通过气缸驱动配合吸盘和夹爪实现包

装袋的撑袋动作。 

综上所述，国内外对包装机撑袋机构的研究大多集

中在气缸驱动系统，且撑袋与夹袋工作由独立的驱动机

构完成；撑袋机构在袋子两侧施加拉力或在内部施加推

力的方式将袋撑开[24]，增加了包装机设计的复杂性与成

本，撑袋与夹袋难于同步，影响了包装生产率。针对电

机驱动的原粮包装机撑袋机构的研究报道较少。 
目前国内生产中所使用的原粮定量半自动包装

机，大多由不同气缸分别驱动夹袋机构与撑袋机构，

实现包装袋的夹袋与撑袋动作。而中国北方地区原粮

在秋季收获后，进入包装作业期，由于受低温影响，
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包装机的气动系统易结露，作业环境粉尘较大，导致

气缸运动速度不稳定、部件动作迟缓甚至失灵，严重

影响原粮包装作业。针对上述问题，本文提出一种随

电机驱动夹袋机构同步运动的空间凸轮撑袋机构，由

一台电机作为动力源，驱动平面六杆机构带动夹袋机

构与撑袋机构同步运动。结合原粮包装工艺要求设计

凸轮撑袋机构，基于几何坐标变换和矢量法建立撑袋

空间凸轮廓线方程和凸轮机构的压力角求解方法；基

于 ADAMS 软件进行运动学仿真分析，开展台架对比

试验，探寻设计的凸轮撑袋机构可行性和可靠性，旨

在为原粮包装机的设计、生产率的提高，生产实际需

求方面提供理论依据。 

1  撑夹袋机构组成和工作原理 

1.1  工作要求 

撑袋和夹袋是原粮包装机的重要工艺环节[25]，为确

保夹袋与撑袋作业可靠和包装封口质量，原粮包装机撑

夹袋机构工作要求如下： 

1）针对容量 50 kg 的原粮高密度塑料编织包装袋（长

×宽：1 050 mm×595 mm），包装作业生产率高于 10 袋/min，

撑袋时间不高于 0.45 s；夹袋机构的末端结构需适应原粮

包装袋的几何形状，考虑原粮充填物料效率和结构设计

因素，夹袋宽度小于 120 mm； 

2）撑袋和夹袋的两个执行部件由同一动力源驱动，

实现撑袋机构与夹带机构的同步运动； 

3）作业时，夹袋机构需满足充填物料时包装袋不脱

落的工艺要求。 

1.2  机构组成与工作原理 

撑夹袋机构由凸轮撑袋机构、夹袋机构、传动机构

及机架等构成，如图 1a 所示。其中，凸轮撑袋机构由凸

轮 6（空间摆动凸轮）和撑袋杆 5 组成；夹袋机构由前咀

夹板 2、后咀夹板 3、前夹袋板 1、后夹袋板 4 等组成；

传动机构由电机与减速器 10、转臂 9、拉杆 7 与推杆 8

和前、后咀夹板构成的平面六杆机构组成。 

凸轮撑袋机构的凸轮与前咀夹板焊合，撑袋杆与机

架铰接；夹袋机构的前、后咀夹板与机架对称配置，由

轴承与轴承座 11 通过螺栓与机架固定连接，其转轴 12

通过轴承与机架铰接；前、后夹袋板与机架对称配置，

分别通过螺栓与机架固定连接；传动机构中的推杆与拉

杆分别与前、后咀夹板和转臂通过铰接实现连接，转臂

与电机减速器的输出轴固定连接，电机减速器与机架通

过螺栓进行连接。 

机构运动简图如图 1b 所示，工作时人工取袋将包装

袋套在闭合的前、后咀夹板末端，电机驱动减速器带动

转臂转动，并将运动分别传递至拉杆和推杆，从而驱动

前、后咀夹板转动至前、后夹袋板位置与其配合夹紧袋

口实现夹袋运动；与此同时，凸轮（与前咀夹板焊合）

随前咀夹板转动，同步驱动撑袋杆摆动将袋口撑开；待

原粮充填后，电机反转，凸轮撑夹袋机构回程复位，包

装袋输送至缝袋工序封口，完成原粮包装。 

 

a. 轴测图 
a. Axonometric drawing 

 

b. 机构运动简图 
b. Schematic diagram of mechanism motion 

 

1.前夹袋板  2.前咀夹板  3.后咀夹板  4.后夹袋板 5.撑袋杆 6.凸轮 7.
拉杆 8.推杆 9.转臂 10.电机与减速器 11.轴承与轴承座 12.转轴  13.机架 
1.Front supporting plate2.Front clamping plate 3.Rear clamping plate 4.Rear 
supporting plate  5.Bag opening rod  6.Cam  7.Pull rod  8.Push rod  
9.Rotating arm  10.Motor and gearbox  11.Bearing and bearing holder  
12.Rotation shaft  13.Frame 
注：O 点为转臂转动中心，F、C 点分别为前后咀夹板转动中心，G 点为撑

袋杆摆动中心，J1、J2 点分别为前后夹袋板与机架的铰接点；A、B 点分别

为拉杆与转臂和后咀夹板的铰接点，D、E 点分别为推杆与转臂和前咀夹板

的铰接点，I 点为前后咀夹板末端初始位置；A′、B′点分别为拉杆和转臂在

后咀夹板终止位置的铰接点，D′、E′点分别为推杆与转臂和前咀夹板的终止

位置铰接点，H1、H2点分别为前后咀夹板末端的运动终止位置；δ 为前、后

咀夹板角位移，(°)；ψ0为前咀夹板初始位置角，(°)；β0、β 分别为转臂 OD
初始位置角及其角位移，(°)；实线为撑夹袋机构初始位置；双点划线为撑夹

袋机构终止位置。 
Note: Point O is the rotation center of rotating arm, point F and C are the rotation 
centers of front and rear clamping plate, point G is the swing center of bag 
opening rod, point J1 and J2 are the jointing points of the front and rear 
supporting plate hinging on the frame;Point A and B are the jointing points of the 
pull rod hinging on rotating arm and the rearc lamping plate, point D and E are 
the jointing points of the push rod hinge on the rotating arm and the front 
clamping plate, point I is the initial position on the end of the front and rear 
clamping plates; Point A′ and B′ are the jointing points of the pull rod and the 
rotating arm on the end positions of the rear clamping, point D′ and E′ are the 
hinging points of the push rod and the rotating arm on the end positions of the 
front clamping plate, point H1 and H2 are the end positions of the movement of 
the front and rear clamping; δ is the angular displacement of the front and rear  
clamping plate, (°); ψ0 is the initial positional angle of the front clamping plate, 
(°); β0 and β are the initial positional angle and angular displacement of the 
rotating arm OD, (°); The initial position of the bag opening and clamping 
mechanism is shown by the solid lines; The end position of the mechanism is 
shown by the double dot dash lines. 

图 1  撑夹袋机构 

Fig.1  Bag opening and clamping mechanism 

2  凸轮撑袋机构理论分析 

2.1  设计要求 

凸轮撑袋机构由凸轮驱动撑袋杆实现撑袋运动和对

包装袋的撑袋功能。其设计要求如下： 
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1）为进一步提高原粮包装效率，简化结构，撑袋杆

与前、后咀夹板实现同步运动，即前、后咀夹板与前、

后夹袋板相配合夹紧包装袋口同时，凸轮驱动撑袋杆需

同步将袋口撑开。 

2）为减少撑袋杆磨损，避免撑袋作业撑袋杆接触点

沿其轴线方向产生滑动，凸轮与撑袋杆的接触位置应保

持始终位于初始接触点矢径平面的圆周上，且凸轮工作

廓线与撑袋杆接触点始终接触，结构互不干涉。 

3）为实现撑袋工艺要求，撑袋杆的角位移应满足撑

袋杆末端的撑开距离要求；为保证凸轮撑袋机构具有良

好的传力特性，作业中，凸轮机构的最大压力角 αmax 应

小于许用压力角[α]，即 αmax≤[α]=35°~45°[26]。 

2.2  撑袋机构的撑袋运动规律 

2.2.1  撑袋运动规律选择 

撑袋运动规律（即撑袋杆运动规律）是指撑袋杆的

运动参数（角位移、角速度、角加速度）随时间 t 变化

的规律。撑袋机构的凸轮转动中心为前咀夹板转轴中心

F（图 1b），前、后咀夹板张开与前、后夹袋板作用夹

紧包装袋口的同时驱动固装于前咀夹板上的凸轮以角速

度 ω 顺时针转动。当凸轮转过推程的最大角位移 δ0（即

推程角）时，与其接触的撑袋杆由凸轮驱动转过最大角

位移 φ0 将袋口两侧完全撑开（完成撑袋），与此同时袋

口前、后两边分别在前、后咀夹板与前、后夹袋板之间

被夹紧（完成夹袋）。原粮下料充填后，电动机反转驱

动前、后咀夹板回程复位，凸轮同时随前咀夹板反向转

过回程角 δ′0(δ′0=δ0)，撑袋杆回到初始位置，撑袋运动规

律与凸轮廓线相对应。 

根据凸轮撑袋机构的设计要求，考虑正弦加速度运

动的角速度、角加速度连续变化，无刚性和柔性冲击，

适用于中高速轻载情况[27]，故撑袋杆运动规律选择正弦

加速度运动（摆线运动）。 

作业时，凸轮顺时针转动角速度为 ω，凸轮推程阶

段转过角位移为 δ 时（即图 1b 中的 δ），撑袋杆行程角

位移为 φ，则凸轮撑袋杆的摆动角位移、角速度与角加速

度运动方程分别为 
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式中 δ0 为凸轮推程的最大角位移，(°)；ω 为凸轮推程的

角速度，°/s；γ 为凸轮推程的角加速度，°/s2；φ0 为凸轮

推程的撑袋杆最大角位移，(°)；φ 为凸轮推程的撑袋杆角

位移，(°)；ε 为凸轮推程的撑袋杆角速度，°/s；σ 为凸轮

推程的撑袋杆角加速度，°/s2。 

2.2.2  撑袋凸轮的角速度和角加速度 

为求解撑袋杆的运动规律，需要分别建立凸轮角速

度和角加速度与驱动的传递关系。电机将运动传递至转

臂驱动平面六杆机构带动凸轮随前咀夹板转动，与此同

时撑袋杆由凸轮驱动形成复合运动。 

在图 1b 机构运动简图中，作辅助线 OF 和 FD'。当

转臂 OD 转过角位移 β 时，前咀夹板转过角位移 δ（即凸

轮角位移）。 

由图 1b 可知凸轮角位移 

 0OFD D FE        （2） 

根据正弦定理与余弦定理，建立并推导得凸轮角位

移 δ 关于转臂角位移 β 的函数关系式，即 
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OF OD OF OD FE D E

OF OD OF OD FE

l

l l l l

l l l l l l

l l l l l

 


 

 


 

 

 

     

  

 
    

     
 

       
       

（3） 

式中 ODl 为转臂 OD'的长度，mm； OFl 为 F 点至 O 点的距

离，mm； FEl  为 F 点至 E'点的距离，mm； D El   为推杆

D'E'杆长，mm； ODl 、 OFl 、 FEl  、 D El   、β0 和 ψ0 由结构

设计确定。 

凸轮角位移、角速度和角加速度关于转臂角位移 β

函数分别记为 

 

( )

( )

( )

f

f

f

 
 
 


 
 

 （4） 

2.2.3  撑袋杆摆动最大角位移与撑袋距离 

1）撑袋杆摆动最大角位移 

为求解从动件的撑袋运动规律，需确定从动撑袋杆

摆动的最大角位移 φ0。撑袋与夹袋示意如图 2，为使撑袋

杆的撑袋部分与包装袋口形成面接触，避免撑袋杆撑袋

过程中扎破包装袋，撑袋杆设计为由上部刚性段 OP1 和

下部柔性段 P1Q1 构成。 

凸轮随前咀夹板转动角位移 δ0 时，同步驱动撑袋杆

撑开袋口达最大摆动角位移 φ0，即 

 1

1 1 1

1
0 = tan ( )A H OK JK

P N ON

l l l
φ

l l


 


 （5） 

式中 φ0 为撑袋杆最大角位移，(°)；
1A Hl 为撑袋距离，即

撑袋杆 1P 点至前咀夹板侧面距离，mm。 OKl 、
1ONl 分别

为撑袋杆摆动中心（图 2）O 点的水平坐标（至机架侧面

水平距离）和垂直坐标（至机架上面垂直距离），mm；

OKl 、
1ONl 由结构参数及边界约束条件确定。lJK 为 J 点至

机架侧面水平距离，mm；
1 1P Nl 为撑袋杆 P1 点至机架上平

面距离，mm； lJK、 1 1P Nl 根据机构结构设计确定，取

lJK=40 mm，
1 1P Nl =380 mm。 

撑袋距离
1A Hl 确定后，撑袋杆最大摆动角位移 φ0 为

其摆动中心 O 点（图 2）位置坐标 OKl 和
1ONl 的函数，即
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φ0=f( OKl ,
1ONl )。 

 

1.前咀夹板  2.前夹袋板  3.包装袋  4.撑袋杆  5.后咀夹板  6.后夹袋板  
7.凸轮 8.机架 
1.Front clamping plate  2.Front supporting plate  3.Packing bag  4.Bag opening rod  
5.Rear clamping plate  6.Rear supporting plate 7.Cam  8.Frame 
注：O 点为撑袋杆摆动中心；P0点和 P1点分别为撑袋杆撑袋前、后与包装

袋的接触点；Q0点和 Q1点分别为撑袋杆末端撑袋前、后的位置点；在 U-U
剖面中，A1点和 D1点分别为两个撑袋杆撑袋后与包装袋的接触点投影，B1

点和 C1点为后咀夹板夹袋的终止位置点投影，E1点和 F1点为前咀夹板夹袋

的终止位置点投影，H 点和 G1点分别为前、后咀夹板的初始位置点投影；

IJ 线段为前咀夹板侧面投影；JK 线段为前咀夹板至机架侧面的距离；KM1

线段为机架侧面投影；N1点为机架上表面端点。 
Note: Point O is swing center of bag opening rod; Point P0 and P1 are the contact 
points between the bag opening rod and the bag before and after the bag being 
opened respectively; Point Q0 and Q1 are position points on the end of bag 
opening rod before and after the bag being opened respectively; On the section 
U-U, point A1 and D1 are contact point projections between two bag opening rods 
and the bag after the bag being opened respectively; Point B1 and C1 are 
projections of final position where the bag had been clamped by rear clamping 
plate respectively; Point E1 and F1 are projections of the final position where the 
bag had been clamped by front clamping plate respectively; Point H and G1 are 
projections of the initial position of front and rear clamping plate respectively; 
Line LJ is the side projection of front clamping plate; Line JK is the distance 
between front clamping plate and the side of frame; Line KM1 is the side 
projection of frame; Point N1 is the end point on the upper surface of the frame. 
 

图 2  撑袋和夹袋示意图 

Fig.2  Schematic diagram of bag opening and clamping 
 

2）撑袋距离 

夹袋机构的前、后咀夹板转动角位移 δ0（即凸轮的

最大角位移）与前、后夹袋板相互作用将袋口前、后张

开夹紧完成夹袋，凸轮同步随前咀夹板转动驱动撑袋杆

由初始位置摆动至角位移 φ0 将袋口左、右撑开撑紧时，

撑袋杆水平摆动的距离即为撑袋距离（图 2）。 

忽略撑袋杆直径和包装袋厚度的影响，撑袋杆与包

装袋接触简化为线接触。由图 2 包装袋口被张开夹紧与

撑紧的袋口截面几何关系可知： 

 
1 1 1 1 1 1 1 1 1 1 1 1

1 1 1 1 1 1

1 1 1 1

2 2 2

2 2 2

2

( )

A B B C C D D E E F F A d

A B A H HG B G

A F A H F H

l l l l l l l

l l l l

l l l

      
   
  

 （6） 

式中
1 1B Cl 、

1 1E Fl 分别为前、后咀夹板宽度，mm；ld 为包

装袋宽度，mm；
1 1B Gl 、

1F Hl 均为夹袋宽度的二分之一，

mm。 

由机构结构设计确定
1 1 1 1A B C Dl l ，

1 1 1 1A F D El l ，

1 1
272 mmB Cl  ，

1 1
280 mmE Fl  ，

1 1 1
119 mmB G F Hl l  ，

1 1 1 1 1
( ) / 2 4 mmHG E F B Cl l l   ；包装袋袋宽 595 mmdl  。

求解式（6）得
1 1

158.5 mmA Bl  ，
1 1

160.5 mmA Fl  ，撑袋

距离
1

103 mmA Hl  。 

2.3  凸轮工作廓线设计 

2.3.1  空间坐标系建立
 

为建立凸轮工作廓线方程，需要建立空间坐标系。

为此，首先建立辅助平面 M、N、W、Q，如图 3 所示。

辅助平面 N 面是通过固装在机架上的前、后咀夹板两转

轴（图 1）所构成的平面；M 面为通过撑袋杆轴线，且与

N 面转轴垂直所构建的平面；Q 面为 M 面平移 lx 且与前

咀夹板侧面相重合的平面；W 面为通过从动撑袋杆轴线

与 M、N、Q 面相垂直的平面，撑袋杆由绕转轴转动的凸

轮驱动在 W 面实现间歇摆动运动。 

图 3 的原点 O 是 Q 面与前咀夹板转轴的交点，X 轴

与凸轮旋转轴线重合；原点 O1 为撑袋杆轴线的初始位置

与其摆动轴线交点，Y1 轴为撑袋杆摆动轴线，W 面上的

Z1 轴与撑袋杆初始位置轴线重合，X1 轴与撑袋杆初始位

置轴线垂直；原点 O2与 O1 重合，随撑袋杆绕 Y1 轴转动。 
 

 

1.撑袋杆  2.凸轮    1. Bag opening rod  2. Cam 
注：OXYZ 为绝对坐标系，O1X1Y1Z1为撑袋杆的绝对坐标系，O2X2Y2Z2为固

结在撑袋杆的动坐标系；S0点为 t=0 时刻凸轮与撑袋杆的初始接触点，S 点

为 t 时刻凸轮与撑袋杆的接触点；P 点为接触点 S 的摆动中心， EP 点为接

触点 S 至 Y2O2Z2平面垂线的交点；lx、ly、lz为坐标系 O1X1Y1Z1向坐标系 OXYZ

转换的坐标平移参数，mm； z'l 为接触点 S 摆动距离，mm；Fα为凸轮对撑

袋杆的作用力矢量，V 为撑袋杆接触点速度矢量，τ 为凸轮工作廓线切向矢

量；α 为凸轮机构的压力角，(°)；ω 为凸轮旋转角速度，（°）·s-1；M、N、
W、Q 为辅助平面。 
Note:OXYZ is the absolute coordinate, O1X1Y1Z1 is the absolute coordinate of  
bag opening rod, O2X2Y2Z2 is the dynamic coordinate fixed on bag opening rod; 
Point S0 is the contact point between cam and bag opening rod at time t=0, point 
S is the contact point between cam and bag opening rod at time t; Point P is the 
swing center of the contact point S, point PE is the intersection point obtained by 
making the contact point S perpendicular to the plane Y2O2Z2; lx, ly and lz are the 
coordinate translation parameters from coordinate system O1X1Y1Z1 to coordinate 
system OXYZ, mm; lz′ is the swing distance of contact point S, mm; Fα is the 
force direction vector of the contact point S on the bag opening rod, V is the 
motion direction vector of the contact point on the bag opening rod, τ is the 
tangential vector of the cam working profile; α is the pressure angle at the 
contact point of the bag opening rod, (°); ω is the rotation angular velocity of the 
cam, (°)·s-1; M, N, W and Q are auxiliary planes. 

 

图 3  凸轮撑袋机构空间坐标系与压力角 

Fig.3  Spatial coordinate system and pressure angle of cam driven 
bag openingmechanism 

 

2.3.2  凸轮工作廓线方程建立 

在 t=0 时刻，坐标系 O2X2Y2Z2 与 O1X1Y1Z1 重合，凸

轮与撑袋杆初始接触点为 S0，其位置角为 θ0（方向与 X2
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轴逆时针为正）；在 t 时刻，凸轮与撑袋杆接触点为 S，

其接触点位置角为 θ，如图 4 所示；此时，凸轮角位移为

δ，撑袋杆摆动角位移 φ。 

在动坐标系 O2X2Y2Z2 中，撑袋杆接触点位置向量： 

  T2 'cos , sin ,    ( [ 180 , 90 ])zR θ R θ l θ      C  （7） 

式中 R 为撑袋杆半径，mm；θ 为撑袋杆接触点位置角，

(°)。 

在绝对坐标系 O1X1Y1Z1 中，由坐标系几何变换关

系[28-29]，撑袋杆接触点位置矢量为： 

 

1 1 2

1

cos 0 sin

0 1 0

sin 0 cos

φ φ

φ φ


  
    
   

C E C

E
 （8） 

式中 E1 为绕 Y1 轴的旋转变换矩阵。 

 

注：X2O2Y2平面为撑袋杆动坐标系 O2X2Y2Z2沿 Z2坐标轴方向的投影；R 为

撑袋杆半径，mm；θ0 为初始接触点 S0 处撑袋杆半径与坐标轴 X2 正方向夹

角，称为初始接触点的位置角，(°)；θ 为运动过程中接触点 S 处撑袋杆半径

与坐标轴 X2正方向夹角，称为接触点位置角，(°)。 
Note: X2O2Y2 is the projection plane that the dynamic coordinate system of the 
bag opening rod that is projected along the direction Z2; R is the radius of bag 
opening rod; θ0 is the initial position angle of the initial contact point between 
the radius of the bag opening rod at the initial contact point S0 and the positive 
direction of the coordinate axis X2, (°); θ is the position angle of the contact point 
between the radius of the bag opening rod at the contact point S and the positive 
direction of the coordinate axis X2, (°). 

 

图 4  撑袋杆接触点的位置角 

Fig.4  Positional angle of contact point on bag opening rod 
 

由式（7）～式（8）得式（9）： 

 
'

1

'

cos cos sin

sin

cos sin cos

z

z

R θ φ l φ

R θ

R θ φ l φ

 
   
  

C  （9） 

在绝对坐标系 OXYZ 中，撑袋杆接触点位置矢量为 

 
 

 

1

,0,0

0, ,0

0,0,

x y z

x x

y y

z z

l

l

l
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
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T

T

T

C T T T C

T

T

T

 （10） 

由式（9）～式（10）得式（11）： 

 
'

'

cos cos sin

sin

cos sin cos

z x

y

z z

R θ φ l φ l

R θ l

R θ φ l φ l

  
    
   

C  （11） 

式中 Tx、Ty、Tz 分别为 X、Y、Z 方向平移矩阵；lx、ly、

lz 为坐标平移参数，mm。 

根据共轭曲线原理[30-31]，凸轮接触点坐标  , ,
T

X Y Z ： 

 

2

2

1 0 0

0 cos sin

0 sin cos

δ δ

δ δ




 
    
   

C E C

E
 （12） 

式中 E2 为绕 X 轴的旋转变换矩阵；δ 为撑袋凸轮角位移，

（°）。 

由式（11）～式（12）得凸轮工作廓线方程为 

'

' 0

'

cos cos sin

sin cos cos cos sin sin

      cos sin sin (0 )

sin sin sin cos sin cos

     cos cos cos

z x

y

z z

y

z z

X R θ φ l φ l

Y R θ δ l δ R θ φ δ

l φ δ l δ δ δ

Z R θ δ l δ R θ φ δ

l φ δ l δ

  
   
  
    
  

≤ ≤

 
（13） 

2.4  凸轮撑袋机构的压力角 

2.4.1  压力角公式建立 

压力角是衡量凸轮机构运动性能优劣的重要参数。

凸轮撑袋机构的压力角是指在不计摩擦情况下，凸轮对

撑袋杆作用力方向与其受力点的速度方向之间所夹的锐

角，即撑袋杆接触点 S 受力 αF 方向与其受力点速度 V 方

向的夹角（图 3），其大小直接影响凸轮机构的负荷。为

使凸轮对撑袋杆的作用力平滑地传递至撑袋杆上，凸轮

撑袋机构的最大压力角 αmax 需满足小于许用压力角

[α]=35°~45°的设计要求。 

如图 3 所示，凸轮撑袋机构的凸轮随前咀夹板绕转

轴（X 轴）沿逆时针方向转动，运动 t 时刻撑袋杆与凸轮

工作廓线接触点 S 的摆动中心点为 P（P 点是过接触点 S

至 Y2Z2 平面垂线交点 PE，过此 PE 点作与撑袋杆轴线平行

线交 Y2 轴的交点）。 

为建立凸轮撑袋机构的压力角公式，需要确定速度

矢量 V 和力矢量 Fα。 

接触点速度矢量简化为撑袋杆转轴单位速度矢量 V 为 

  Tcos ,0,sinφ φV  （14） 

在绝对坐标系 OXYZ 中，由凸轮撑袋机构受力分析

可知，撑袋杆接触点力矢量 Fα 由凸轮运动过程中工作廓

线接触点的切向矢量 τ′和撑袋杆接触点 S至其旋转中心P

的矢量 SP 两个因素决定，即 

撑袋杆力矢量 

 ' αF τ SP  （15） 

其中 

 
2

2

T

1 0 0

0 cos sin

0 sin cos

, ,

'

δ δ

δ δ




 
         


      

  

τ E τ

E

τ X Y Z

 （16）

 



第 15 期 董  欣等：原粮包装机凸轮撑袋机构的设计与试验 

 

47 

式中 2
E 为切向矢量 τ 绕 X 轴的旋转矩阵；τ 为凸轮工作

廓线的切向矢量， X 、 Y 、 Z 分别为凸轮工作廓线的切

矢量 X、Y、Z 方向分量，由凸轮工作廓线参数方程式（13）

对凸轮角位移 δ 求导得到。 

在坐标系 OXYZ 下，接触点 S 至旋转中心 P 矢量、

接触点 S 和其旋转中心 P 点的位置矢量分别为 

 

sin

cos cos sin

sin

cos sin cos

x

y

z

z x

y

z z

l

R θ l

l

R θ φ l φ l

R θ l

R θ φ l φ l





  


 
        

   
    
    

SP P S

P

S

 （17）

 

由式（16）～式（17）分别求得： 

 cos sin

sin cos

' δ δ

δ δ

 
 

  
  


 
 

X

τ Y Z

Y Z

 （18） 

 
'

'

cos cos sin

0

cos sin cos

z

z

R θ φ l φ

R θ φ l φ

  
   
   

SP  （19） 

将式（18）～式（19）代入式（15）得撑袋杆力矢

量，即： 

. . . . .

' '

cos sin sin cos

cos cos sin cos sin cos
α

z z

i j k

δ δ δ δ

R θ φ l φ R θ φ l φ
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（20） 

据向量数量积，凸轮撑袋机构的压力角为 

 1cos ( )α

α

α  


F V

F V
 （21） 

2.4.2  压力角影响因素 

为保证凸轮撑袋机构运动可靠、结构紧凑不干涉，

并具有良好受力状态，压力角应越小越好。影响凸轮撑

袋机构压力角的因素根据式（13）参数确定，选择撑袋 

杆半径 R、接触点摆动距离 zl  、初始接触点位置角 θ0、

接触点位置角 θ、撑袋杆角位移 φ、撑袋杆角位移与接触

点位置角拟合关系 θ=f(φ)等因素为压力角影响因素。根据

结构参数及边界约束条件确定，取 4 mm≤R≤8 mm，

120 mm ≤ zl  ≤ 160 mm ， 0180 105θ   ≤ ≤ ，

180 90θ   ≤ ≤ 。 

撑袋距离（即撑袋杆末端的撑开距离）是首先要保

证的设计要求。lOK 和
1ONl 为撑袋杆的摆动中心 O 点的位

置坐标（图 2），影响该坐标的边界条件由结构设计确定，

即 30 mm≤lOK≤40 mm，75 mm≤
1ONl ≤105 mm；利用

MATLAB 由式（5）和
OKl 与

1ONl 的边界条件得到撑袋杆

角位移 φ 与摆动位置关系，如图 5 所示，由此确定影响

凸轮撑袋机构压力角因素的撑袋杆角位移 φ 的取值范围

为 4.5°≤φ≤6.5°，且满足撑袋工艺要求。 

 

图 5  撑袋杆角位移与摆动位置关系 

Fig.5  Relationship between angular displacement and swing 
position of bag opening rod 

 

影响凸轮撑袋机构压力角因素的撑袋杆角位移 φ 与

接触点位置角 θ 的关系 θ=f(φ)，选择线性拟合、指数拟合

和多项式拟合三种拟合关系式（表 1）。 
 

表 1  单因素试验设计 
Table1  Single factor test design 

单因素试验条件 Test conditions of single factor 因素 
Factors 

值 
Values R/mm φ/(°) 'zl /mm θ0/(°) θ/(°) ( )θ f φ  

撑袋杆半径 
Radius of bag opening rod (R)/mm 

4 5 6 7 8 － 6 135 -135 -120 线性拟合 

撑袋杆角位移 
Angular displacementof bag opening rod (φ)/(°) 

4.5 5.0 5.5 6.0 6.5 5 － 135 -135 -120 线性拟合 

接触点的摆动距离 
Swing distanceof contact point (lz′)/mm 

120 130 140 150 160 5 6 － -135 -120 线性拟合 

初始接触点的位置角 
Positional angle of initial contact point (θ0)/(°) 

-120 -140 -160 -180 5 6 135 0 15     线性拟合 

接触点的位置角 
Positional angle of contact point (θ)/(°) 

-170 -150 -130 -110 -90 5 6 135 -180 － 线性拟合 

φ 与 θ 的拟合关系 
Fitting function between φ and θ 

多项式拟合

2

= 0.07sin(

90 π) 0.01(

10) 6.09

θ φ

φ


 

 

 

指数拟合

0.02( 90)

= 23.13

e φ

θ
 

 
 

线性拟合

90

2.5( 90)




 


 
5 6 135 -135 -120 － 
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2.4.3  单因素试验设计与结果 

依据选择的各单因素取值范围，利用控制变量法，

设计了 6 组单因素试验，如表 1 所示；由式（21）得各

单因素不同水平下对压力角的影响结果，如图 6 所示。 

 

图 6  各单因素对凸轮撑袋机构的压力角影响 

Fig.6  Effects of each factor on cam mechanism pressure angle 
 

1）撑袋杆半径 R 

撑袋杆半径对压力角的影响如图 6a 所示，推程初始

段凸轮角位移小于 2°时，初始压力角随撑袋杆半径的减

小呈逐渐减小趋势；当凸轮角位移大于 2°时，撑袋杆半

径对凸轮撑袋机构的压力角影响很小；推程结束段凸轮

角位移大于 14°时，压力角随撑袋杆半径的增大呈逐渐减

小变化趋势；凸轮角位移在 8°时，凸轮撑袋机构的最大

压力角均值 α=34.29°<[α]max。 
2）撑袋杆角位移 φ 

撑袋杆角位移对压力角的影响如图 6b 所示，凸轮角

位移大于 1°时，凸轮机构的压力角随撑袋杆角位移的减

小呈较明显减小的变化趋势；凸轮角位移小于 1°时，撑

袋杆摆动角位移对压力角影响不大；凸轮角位移 8°时，

凸轮撑袋机构的最大压力角均值为 α=32°<[α]max。 

3）接触点摆动距离 'zl  

接触点摆动距离 'zl 对压力角影响如图 6c 所示，凸轮

角位移在推程初始段（<2°）与结束段（>12°）时，凸轮

撑袋机构的压力角随接触点摆动距离的增大呈逐渐减小

趋势；凸轮机构推程中间段凸轮角位移 2°～12°时，凸轮

撑袋机构的压力角随接触点摆动距离的增大呈逐渐增大

变化趋势；凸轮角位移 8°～9°时，凸轮撑袋机构的最大

压力角均值 α=34.42°<[α]max。 

4）初始接触点位置角 θ0 

初始接触点的位置角 θ0 对压力角影响如图 6d 所示，

凸轮角位移小于 2°，凸轮机构的压力角随初始接触点位

置角的增大呈逐渐减小趋势，凸轮角位移大于 2°时，压

力角随初始接触点位置角的增大呈逐渐增大趋势；当初

始接触角为−180°和凸轮角位移 8°时，凸轮撑袋机构的最

大压力角最小，凸轮角位移 8°～9°时，最大压力角均值

α=33.43°<[α]max。 

5）接触点位置角 θ 

接触点位置角 θ 对压力角影响如图 6e 所示，凸轮角

位移大于 2°时，凸轮机构的压力角随接触点位置角的增

大呈先基本不变后逐渐增大的变化趋势，且压力角峰值

呈逐渐滞后的变化趋势；凸轮角位移小于 2°时，接触点

位置角的变化对凸轮撑袋机构的压力角影响不大；当接

触点位置角-170°和凸轮角位移 8°～10°时，最大压力角最

小，凸轮撑袋机构的最大压力角均值 α=33.85°<[α]max。 

6）拟合关系 θ=f(φ) 

φ 与 θ 拟合关系对压力角的影响如图 6f 所示，接触

点位置角 θ 与撑袋杆角位移 φ 的不同拟合关系对凸轮撑

袋机构的压力角基本无影响；当凸轮角位移 8°时，凸轮

撑袋机构的最大压力角均值 α=34.36°<[α]max。 

综上分析，利用控制变量法，把影响压力角的撑袋

杆半径 R、撑袋杆角位移 φ、接触点摆动距离 'zl 、初始接

触点位置角 θ0 和接触点位置角 θ 等多因素问题变成多个

单因素问题分别研究，考虑凸轮撑袋机构应具有优良的

运动特性，使压力角尽可能小，且满足机构结构设计等

要求，综合给出压力角与各因素的结果为 R=6 mm，

φ0=4.5°， ' 120 mmzl  ，θ0=−180°，θ=−170°，φ 与 θ 为线

性拟合关系
20

( 90) 20
9

θ φ   ；凸轮最大角位移 δ0=16°；
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在满足撑袋杆角位移的条件下，撑袋杆的摆动中心位置

由 结 构 参 数 及 边 界 约 束 条 件 确 定 lOK=39 mm ，

1
88 mmONl  。 

3  凸轮撑袋机构设计与仿真分析 

3.1  凸轮撑袋机构设计 

3.1.1  撑袋运动规律确定 

根据压力角与各因素的关系结果，依据凸轮角位移 δ

与转臂角位移 β 关系式（3），并由机构工作时间（0.41 s），

电机减速器匀速运动输出轴转角（ 46°）与角速度

（112.2°/s），最终由式（1）确定撑袋运动规律，即 

0

2

1 1 π
=4.5[ sin( )]

16 2π 8
π

0.28 ( )[1 cos( )]                (0 )  
8

π π
0.11[ ( )] sin( ) 0.28 ( )[1 cos( )]

8 8

φ δ δ

ε f β δ δ δ

σ f β δ f β δ

 

  

    

≤ ≤ （22）

 
3.1.2  凸轮工作廓线设计 

根据压力角与各因素的关系结果，由式（13）得到

凸轮工作廓线方程式（23）。 

0

6cos cos 120sin 80

6sin cos 225cos 6cos sin sin

120cos sin 28.5sin       (0 )

6sin sin 225sin 6cos sin cos

120cos cos 28.5cos

X θ φ φ

Y θ δ δ θ φ δ

φ δ δ δ δ

Z θ δ δ θ φ δ

φ δ δ

  
      
     
 

≤ ≤   （23） 

3.1.3  凸轮撑袋机构的压力角校验 

将上述影响压力角因素的结果代入式（21），求解

得到压力角关系式，即 

 1 X Z
2 2 2 0.5

X Y Z

cos sin
cos

( )

F φ F φ
α

F F F
      

 （24） 

式中 FX、FY 和 FZ 分别为撑袋杆接触点处受力 X、Y 和 Z

方向的分量。 

利用 MATLAB 由式（24）和撑袋运动规律得到凸轮

撑袋机构的压力角变化曲线，如图 7 所示。 
 

 

图 7  压力角变化 

Fig.7  Change of pressure angle 
 

由图 7 可知，作业时凸轮角位移 δ=8°时，压力角达

最大值，即 αmax=23°。经校验表明，凸轮撑袋机构的最大

压力角 αmax<[α]=35°～40°，满足设计要求。 

3.2  基于 ADAMS 的凸轮撑袋机构运动学仿真 

为了验证凸轮撑袋机构的撑袋杆在凸轮驱动下的实际

撑袋运动规律与理论计算的撑袋运动一致性，根据前述所

得到的凸轮机构参数，对凸轮撑袋机构相关零部件三维建

模，考虑传动机构初始位置关系完成虚拟样机建模。 

在不影响机构实际运动分析结果的情况下，简化机

构模型导入 ADAMS 软件；根据机构运动原理及各运动

副的相关作用，对各零件添加相应的约束条件与驱动，

即机架与地面添加固定副约束，电机输出轴与机架、转

臂与推杆、推杆与前咀夹板、前咀夹板与机架、撑袋杆

与机架添加转动副约束，凸轮与撑袋杆添加点-线约束；

模拟机构实际工作情况，在电机减速器输出轴上添加旋

转驱动，根据实际电机输出轴转速设置驱动、仿真时间

及步数，自由度和干涉检测后对凸轮撑袋机构进行仿真

分析，仿真模型如图 8 所示。 

 
图 8  凸轮撑袋机构仿真模型 

Fig.8  Simulation model of cam driven bag opening mechanism 
 

凸轮撑袋机构的撑袋杆运动是由电机与减速器驱动

传动机构，通过带动前咀夹板转动同步驱动固装其上的

凸轮带动撑袋杆摆动所完成。将由式（22）得到的凸轮

撑袋机构的撑袋运动规律理论计算结果与仿真分析得到

的角位移、角速度和角加速度的撑袋运动结果进行对比

分析，如图 9 所示。 

由图 9 可知，撑袋运动过程中，撑袋运动规律的仿

真分析与理论设计结果基本一致；角速度与角加速度运

动曲线均连续变化没有突变，避免了刚性冲击和柔性冲

击的发生，减少了对凸轮工作廓面的磨损，撑袋杆角位

移仿真值略高于理论设计值，凸轮角位移 δ=10.49°时，产

生最大相对误差 2.25%；凸轮角位移 δ=7.07°时，角速度

仿真值大于理论设计值，产生最大相对误差 3.34%；凸轮

角位移分别为 δ=4.27°和 δ=9.95°时，角加速度仿真分析与

理论设计值产生最大相对误差分别为 6.10%和 9.46%。产

生上述误差的原因，一方面是因为凸轮工作廓线建模误

差导致；另一方面是由于软件条件所限导致凸轮机构理

论接触点与仿真接触点存在空间位置略有偏移所引起。

仿真分析，初步验证了凸轮撑袋机构结构设计的合理性。 

4  包装生产率对比试验 

为进一步验证凸轮撑袋机构设计的合理性、撑袋机

构与夹袋机构运动的同步性及其不同驱动方式对包装生

产率的影响，对凸轮撑袋机构物理样机进行加工，在原

粮包装撑夹袋机构上开展了不同驱动方式（气缸驱动和

电机驱动）对原粮包装生产率影响的台架对比试验。 
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图 9  撑袋杆运动规律的理论设计结果与仿真结果 

Fig.9  Theoretical design and simulation results of bag opening rod motion 
 

4.1  试验材料 

气缸驱动的撑袋机构试验于 2019 年 9 月在哈尔滨友

为科技有限公司的半自动原粮包装机上进行（图 10a），

试验装置为气缸驱动的撑夹袋机构，试验材料为装载容

量 50kg 的塑料编织包装袋；电机驱动的凸轮撑夹袋机构

试验于 2021 年 8 月在东北农业大学收获加工重点实验室

进行，试验装置为撑夹袋机构试验台架（图 10b），为便

于试验观察撑袋效果，试验材料选用装载容量 50 kg 塑料

透明包装袋。包装袋尺寸均为 1 050 mm×595 mm。采用

数码影像设备采集与记录包装工序的时间。 

 

1.拉杆  2.电机与减速器  3.转臂  4.推杆  5.后咀夹板  6.包装袋  7.凸轮  
8.撑袋杆 9.前咀夹板  10.前夹袋板  11.撑袋气缸  12.夹袋气缸  13.夹袋

机构 
1.Pull rod  2.Motor and gearbox  3.Rotating arm  4.Push rod  5.Rearclamping 
plate  6.Bag  7.Cam  8.Bagopening rod  9.Front clamping plate  10.Front 
supporting plate  11.Cylinder for bag opening  12. Cylinder for bag clamping  
13. Bag clamping mechanism 

 

图 10  撑夹袋机构试验过程 

Fig.10  Experiment process of bag opening and clamping 
mechanism 

 

4.2  试验方法 

在其他试验条件不变的前提下，按气缸驱动和电机

驱动 2 种驱动方式设计了 2 组试验，每组试验原粮包装

各处理 10 袋，共计 20 个试样；测定每袋原粮包装的工

序时间，并计算各工序时间均值。试验前，由人工将包

装袋试样套在撑夹袋机构的执行末端。 

一个原粮包装作业循环包括：取袋套袋—夹袋与撑

袋—充填—移送—缝口等工序；在完成原粮充填后向缝

口工序移送 0.5 s 后开始进入下一循环（即人工套袋）。

试验指标为包装生产率 η（袋/min）。 

 60 /( )td jd cd ct sd yst t t t t t        （25） 

式中 ttd 为人工取袋套袋时间（因物料充填时即可人工

取下一袋，故其值一般小于理论值），s；tjd为夹袋机

构往复运动时间（不含夹袋工序的停留时间），s；tcd 为

撑袋机构往复运动时间（不含撑袋工序的停留时间），s；

tct 为原粮充填时间，s；tsd 为随动夹持时间，s；tys 为下

一次人工套袋开始时间，tys=0.5 s。 

4.3  结果与分析 

撑夹袋机构的夹袋与撑袋的验证试验结果表明，在夹

袋机构将袋口张开并夹紧同时，凸轮撑袋机构能够同步实

现将包装袋沿袋口宽度方向撑开并撑紧的工艺要求。 

2 种驱动方式撑夹袋机构的作业循环时间对比结果

如表 2 所示。 

表 2  不同驱动方式的撑夹袋机构作业循环时间 
Table 2  Operating cycle time comparison of bag opening and 

clamping mechanisms under different driving models 
作业时间 

Operating time/s 工序 
Working process 气缸驱动 

Cylinder driven 
电机驱动 

Motor driven 

取袋套袋 Bag setting 0.36 0.36 

夹袋和撑袋阶段 
Phase of bag clamping and opening 

1.40 0.41 

充填阶段 Phase of filling material 3.31 3.31 

夹袋和撑袋复位 
Reset of bag clamping and opening 

1.12 0.41 

随动夹持 Follow-up clamping 0.95 0.95 

移送 Transferring 0.50 0.50 

 

由表 2 可知，在较理想作业条件下，由气缸驱动的

夹袋机构与撑袋机构夹袋阶段时间和撑袋阶段时间共为

1.40 s，夹袋复位时间和撑袋复位时间共为 1.12 s；原粮

包装效率为 7.85 袋/min。电机驱动的撑夹袋机构开启和

工作时间仅为 0.41 s，回程复位时间 0.41 s；因撑袋与夹

袋同步运动，较气缸驱动的撑夹袋机构作业时工作时间

减少 1.70 s，原粮包装效率达到 10 袋/min。 

本文设计的由一台电动机同时驱动的撑袋机构与夹

袋机构从根本上避免了低温结露、粉尘等对气动系统的

影响，实现同步撑袋、夹袋和复位运动，保证了包装作

业的连续性，从而提高了原粮包装机的生产率。 
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5  结  论 

1）针对中国北方地区原粮定量半自动包装机设计了

一种凸轮撑袋机构，用一台电机驱动夹袋机构与凸轮撑

袋机构实现了自动夹袋、撑袋及回程复位的同步运动；

确定了凸轮撑袋机构的撑袋运动规律、空间凸轮工作廓

线方程及空间凸轮机构的压力角求解方法。 

2）凸轮撑袋机构运动学仿真分析表明，凸轮撑袋机

构的撑袋运动规律理论计算与仿真分析结果基本一致，

机构最大压力角小于许用压力角，满足机构工作要求，

验证了凸轮撑袋机构设计的可行性和正确性。 

3）不同驱动方式的撑夹袋机构试验表明，电机驱动

撑夹袋机构的作业生产率达到 10 袋/min，高于气缸驱动

撑夹袋机构的生产率，满足包装工艺要求。 
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Design and experiment of the cam driven bag opening mechanism for raw 
grain packing machine 

 

Dong Xin, Wang Penghong, Liu Liyi※, Zuo Yanjun, Li Zihui, Jia Fuguo 

(School of Engineering, Northeast Agricultural University, Harbin 150030, China) 
 

Abstract: Raw grain generally refers to the unprocessed cereal in agricultural production. In general, the raw grain can be 
packed from autumn after harvested in northern China. A bag opening mechanism has been one of the most important 
components in raw grain packing machines. Different cylinders can be usually utilized to drive the bag clamping and opening 
mechanisms. The performance of this mechanism directly dominates the quality of raw grain packaging. However, the slow 
action or even failure of pneumatic parts can result in the reduced synchronization and efficiency of machines, due to the 
condensation at low temperature and the environment of heavy dust. In this study, a bag opening mechanism driven by a cam 
that moved synchronously with the bag clamping mechanism was designed. The synchronous actions of bag opening, 
clamping, and resetting were also realized using one motor to drive the planar six-bar-linkage. A systematic investigation was 
then made to clarify the working requirements, structural composition, and working principle of the bag clamping and opening 
mechanisms. A sinusoidal acceleration motion was selected as the movement rule for the cam driven bag opening mechanism. 
The geometric coordinate transformation and the vector method were established for the parameter equation of the cam 
working profile and the pressure angle solution of the spatial cam mechanism. A single factor test was also carried out to 
evaluate the performance of the cam driven bag opening mechanism using the influencing factors of the pressure angle. An 
optimal combination was achieved, where the radius of bag opening rod was 6 mm, the angular displacement of bag opening 
rod was 4.5°, the swing distance of the contacting point was 120 mm, the initial positional angle of the contacting point was 
-180°, and the positional angle of the contacting point was -170°. A linear fitting was obtained between the angular 
displacement of bag opening rod and the positional angle of the contacting point. The maximum pressure angle of 23° was less 
than the allowable pressure angle. Finally, the specific parameters were determined for the movement of cam driven bag 
opening mechanism, the cam working profile, and the relational expression of the pressure angle. A 3D model was constructed 
for the cam driven bag opening mechanism. The motion of the cam driven bag opening mechanism was also simulated using 
ADAMS platform. The theoretical calculation and simulation show that the bag opening movement was basically the same, 
fully meeting the actual requirements of mechanism. In addition, the physical prototype was manufactured for the bag opening 
mechanism. A comparative test was performed on the bag clamping and opening mechanisms that driven by cylinders and 
motor. Consequently, the productivity of 10 bags/min was obtained on the motor-driven type, which was much higher than the 
cylinder-driven one. The feasibility and accuracy of the cam driven bag opening mechanism were verified to fully meet the 
requirements of packaging process. This finding can also provide a new idea and theoretical analysis to design the raw grain 
packing machine in the cold regions. 
Keywords: design; experiments; raw grain packaging; cam mechanism; pressure angle 


