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0 引言

高压开关是电力系统中重要的开关设备， 担负
着控制和保护电路的双重任务， 其性能的好坏决定
电力系统是否能安全运行。 笔者研究的高压开关是
某开关厂新产品 LW36-126 三相 SF6自能式气体断

路器， 用于在高压输电中控制接通和切断电路。 其
工作原理见图 1， 利用储能的弹簧为动力使开关实
现合、分闸动作，采用小功率的电动机为弹簧储能。
合闸弹簧储能， 凸轮高速碰撞到滚动轴承后立即产
生分离；在分合闸弹簧的共同作用下，凸轮与滚动轴
承又接触。 每一次分闸、合闸动作，靠凸轮与轴承的
接触、 碰撞来实现各种工况。 该弹簧操作机构成本

低，是断路器中最常用的一种操作机构，但其机构较
复杂，该机构操作过程中存在以下主要的问题：由于
一次分、 合闸时间是在 30～40 ms 的极短时间内完
成的，凸轮与轴承的接触成了瞬态的碰撞或冲击，每
次分闸和合闸时产生的噪声和振动很大， 轴承承受
的冲击力最为集中，已成为易损件。虽然已采用价格
昂贵的德国进口滚针轴承， 承受冲击的次数也只能
达到 2 000次，国内普通轴承只能达到 1 000次。 每
次更换轴承易损件，用户和厂家都费时费力，增加了
维护成本。生产厂家希望优化凸轮的曲线轮廓形状，
降低分合闸时凸轮与轴承的碰撞力、接触力，以此提
高轴承的承受冲击次数和使用寿命，降低维护成本，
提高产品的竞争力。如何改进和优化凸轮轮廓形状，
已成为改进产品质量的关键因素之一， 也是设计中
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急待解决的问题之一[ 2 ]。 传统的凸轮的设计方法只
能大致计算凸轮的强度和压力角的参数， 无法解决
轮廓曲线优化的问题。 笔者采用当今先进的设计方
法———CAE技术来解决该问题。

1 凸轮受力状况有限元分析

1.1 有限元模型的建立
要对凸轮进行优化， 必须先分析凸轮在碰撞过

程中的受力分布。 用传统的凸轮设计方法， 只能大
致计算凸轮的强度和压力角等参数， 无法得出碰撞
过程中最大应力出现的时间以及在凸轮上的位置。
笔者采用有限元的方法， 根据生产厂家提供的实测
凸轮载荷曲线，对凸轮进行建模和碰撞受力分析。
由于需要优化的是曲线轮廓， 将图 1所示凸轮

简化为图 2（a）所示几何模型。 一次分闸或合闸，凸
轮与轴承的接触范围见图 2（b），也是需要优化的凸
轮曲线范围，在分闸或合闸过程中，凸轮正反方向转
动的升程角 169°。 凸轮的参数见表 1。
在 ANSYS 中建立的凸轮有限元模型见图 3，为

了尽可能精确模拟受力变化， 在接触范围内尽可能
将有限单元网格细化， 采用的单元为对边界拟合能
力较强的 Solid 92和 Tet10node 单元；凸轮的材料为

合金调质钢 40Cr，弹性模量 E=2.1E5 Mpa，密度 ρ=
7.9 g/cm3，泊松比 μ=0.277，抗拉强度 σb=980 MPa，屈
服强度 σs=785 MPa[4]。 生产厂家提供的凸轮与轴承
的接触载荷见图 4，从图中可看出，分合闸的时间不
到 0.04 s，载荷的剧烈变化在起始阶段比较明显。 本
文采用载荷步的方法， 将图 4所示载荷曲线通过载
荷表形式输入 ANSYS。在 0.04 s、凸轮转动 169°的范
围内，将时间子步数定义为 100步，即迭代计算时间
间隔为 0。 约束凸轮的运动自由度为绕其转动轴线
的转动。

1.2 有限元分析结果及后处理
在完成了凸轮几何模型、生成了有限元网格、施

加了载荷和边界条件后，进入 ANSYS 的 Solution 求
解器， 利用 ANSYS 的瞬态 Transient 求解器进行求
解[ 3 ]。 通过有限元分析、计算，可得出以下结论，凸
轮在与轴承开始接触后的 0.006 s 时， 接触应力达
到最大，此时的等效 von Mises 应力分布见图 5，最
大应力出现在如图 5 所标注位置。 此时凸轮变形
见图 6，在非接触区域变形相对较大，最大变形仅

图 1 弹簧操作机构工作原理
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表 1 凸轮参数
角度/（°） 半径 R/mm 角度/（°） 半径 R/mm

0 ～43 45.00 130 77.83

43.1 106.27 140 71.53

50 106.07 150 64.74

60 105.02 160 57.78

70 103.21 170 52.60

80 100.61 180 49.00

90 97.29 190～207 48.00

100 93.34 210～360 45.00

120 83.57

图 3 凸轮有限元模型

图 4 凸轮所受载荷曲线图
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图 2 凸轮与接触受力范围
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为0.121e-5 mm。从分析结果可看出，在整个合闸过程
中， 凸轮与轴承开始接触碰撞时的接触应力和冲击
力是最大的。 由于凸轮与轴承为一对施力相等的实
体，此时轴承承受的载荷最大。

通过有限元方法， 分析了凸轮与轴承碰撞时最
大应力出现的时间和位置， 并以此作为进一步优化
的基础。

2 凸轮轮廓曲线的优化设计

2.1 凸轮优化设计数学模型的建立
优化问题的数学模型是实际优化设计问题的数

学抽象。在明确设计变量、约束条件、目标函数之后，
优化设计问题就可以表示为，对于具有 n个设计变量

x＝［x1 x2 … xn］T （1）

在满足设计约束条件 gi（X軑）≤0（i＝1，2，…，m）；

hj（X軑）＝0（j＝1，2，…，k＜n）的情况下，找出一组最优设
计变量值

x*＝［x1* x2* … xn*］T （2）
使得目标函数 F（X）取最小值
F（X*）=minF（X） （3）
若为求 F（X）的极大值，可用 min（1/F（X））或

min（-F（X））转换。
2.1.1 凸轮优化的设计变量
对于凸轮轮廓曲线的优化， 将凸轮与轴承的接

触范围 6个关键拟合点的半径定义为设计变量，即
x=[H1 H2 H3 H4 H5 H6]T （4）
H1～H6允许变化的范围是±10％。这 6个关键拟

合点对应的极坐标角度保持不变。

2.1.2 约束条件
（1）凸轮机构的优化设计首先要满足操动机构

传动所要求的约束条件， 即触头的刚合速度达到规
定值，即

2.8 m/s≤νg≤3.8 m/s
（2）压力角条件
对凸轮机构来说，其机构的受力、运动等均与其

压力角有密切的关系，故还要满足其压力角条件。压
力角需满足设计约束条件

α＜［α］ （［α］＝π/4） （5）
凸轮为机构压力角 α， 见图 7，NN 为凸轮上与

滚子的接触点法线，NN 与中心连线 AO 相交于极点
I，从动件在 I点的速度为

νi＝xωc＝（d＋x）ωf （6）

式（6）中，x 为 OI 的距离；ωc 和 ωf 分别为凸轮和从

动件的角速度。 所以有

x＝ dωf

ωc－ωf
（7）

d＋x＝ d
1－ ωf

ωc

＝ d
1－ dψ

dφ

（8）

式（8）中， dψ
dφ ＝ dψ/dt

dφ/dt ＝ ωf

ωc
，ψ、φ 分别为从动件、凸

轮的转角。
则压力角 α为

tanα＝ ID
BD ＝ nB

nI ＝ （d＋x）cos（ψ＋ψ0）－l
（d＋x）sin（ψ＋ψ0）

＝

dcos（ψ＋ψ0）－l（1－ dψ
dφ

）

dsin（ψ＋ψ0）
（9）

式 （9）中 ，若 ωc 为逆时针方向 ，则 dψ
dφ
为负值 ，若

tanα为负值， 这表示法线 NN 位于从动件杆臂垂线
的另一边。
2.1.3 目标函数
为了减少凸轮对轴承的碰撞和冲击， 使凸轮与

轴承的最大接触应力为最小作为优化的目标。 传统
的优化设计中， 目标函数必须以数学解析表达式的
方式表示才能进行优化。而实际的分析过程中，有些
情况下，优化目标很明确，但无法用数学解析式的方
式表示优化目标函数， 例如， 本文所关注的优化目

图 7 凸轮传动压力角示意图
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图 5 优化前凸轮节点 von Mises 等效应力云纹图

图 6 优化前凸轮最大接触应力时对应的变形
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标，故传统的优化方法无法实施优化计算。
当今主流的 CAE 技术将传统的优化设计理论

与有限元方法结合起来，可以实现模糊优化、拓扑优
化，对于无法用数学函数表示的优化目标、约束函数
等，可以采用有限元的方式进行计算，再将计算结果
作为优化的约束条件和目标函数等。 在当今主流的
专业有限元分析软件中， 都包括了专门用于进行优
化设计的模块。 本文在 ANSYS环境中，在前面进行
了凸轮受力分析的基础上，利用 ANSYS 的后处理功
能， 从结果文件中将最大接触应力提取作为优化目
标，并将有限元分析过程写成相应的命令流文件，用
作每次优化迭代的脚本文件。
2.2 优化结果
采用一阶优化方法，目标函数的容差为 0.1。 满

足各个设计变量变化范围和约束条件的设计变量组

合有 8 组，其中最优（使得最大接触应力为最小）的
设计变量组合见图 8（a），凸轮优化前后的曲线轮廓
比较见图 8（b），优化前凸轮的拟合半径为 81.53 mm，
优化后为 78.84 mm，凸轮半径最大变化值为2.69 mm，
变化率为 3.3％。

在同样的工况和载荷情况下， 在 ANSYS 环境
中， 再对优化后的凸轮进行瞬态有限元分析， 结果

为，凸轮在与轴承开始接触后的 0.005 s 时，接触应
力达到最大，此时的等效 von Mises 应力分布以及最
大应力出现的位置见图 9。 通过计算，还可得出凸轮
的变形、应变等分布结果。表 2给出了凸轮优化前后
主要力学参数及其变化情况，从表 2中可看出，优化
后凸轮与轴承的最大接触应力较之优化前减少了

7.6％， 最大变形和最大应变分别减少了 1.6％和

5.8％，最大应力的减少是最为明显的。由于 6个拟合
点半径的变化范围为±10％，且需满足压力角和速度
的约束条件，各力学参数的变化基本上在 10％以内。

3 结语

建立了凸轮优化设计的数学模型， 以凸轮接触
区内 6关键点的半径为设计变量，以满足刚合速度、
压力角设计要求为约束条件， 以最大接触应力为最
小为目标函数，采用 ANSYS的优化设计模块进行优
化计算，得出了优化的凸轮曲线轮廓。并计算了同样
工况和载荷情况下， 凸轮优化后的最大应力出现的
时间， 以及该时刻对应的应力分布和最大应力出现
的位置。 分析、 对比了凸轮优化前后的力学参数变
化， 优化后凸轮的接触应力比优化前减少了 7.6％，
变形和应变等也不同程度的减少。
采用 CAE 技术对凸轮曲线轮廓进行优化，所生

成的有限元命令流和优化程序可提供给厂家， 作为
今后设计凸轮的有效工具。探索了一种 CAE技术在
高压开关设计中应用的新方法， 所做研究对提高凸
轮机构的设计质量和设计效率有较好的指导意义和

参考价值。
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图 9 优化后凸轮节点 von Mises等效应力云纹图

最大应力

（b）优化前后的轮廓对照（a）最优结果

图 8 最佳设计序列结果显示

优化后轮廓

优化前轮廓

表 2 凸轮优化前后各力学参数的比较
最大应力出现时间/s 最大应力/MPa 最大变形/mm 最大应变

优化前 0.006 68 439 0.121e-5 0.137e-6
优化后 0.005 63 238 0.119e-5 0.354e-6
变化值 -0.001 -5201 -0.002e-5 -0.022e-6
变化率/％ -16.7 -7.6 -1.6 -5.8
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