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大型轮式收获机械转向轮定位参数完整解算

李　皓　谢　斌　吕黄珍　毛恩荣　朱忠祥　宋正河
（中国农业大学现代农业装备优化设计北京市重点实验室，北京 １０００８３）

摘要：基于多体动力学理论，研究建立了一套适应于大型轮式收获机械特点的转向轮定位参数完整解算模型。分

别从转向梯形优化设计和整机稳态响应特性两个层面，对所建立的完整解算模型与传统的简化模型进行了对比分

析。由分析结果可知，传统的转向梯形优化设计模型在车轮偏转角较小时与完整解算模型的分析结果相近，但在

车轮偏转角较大时，２个模型的分析结果差距较大。另外，通过理论分析和实验验证表明，传统的简化单轨模型在

描述大型轮式收获机械稳态响应特性时具有一定的局限性，所建立的转向轮定位参数完整解算模型可以更精确地

描述其稳态响应特性。
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　　引言

大型轮式收获机械在田间作业过程中需要经常

改变行驶方向，由于大型轮式收获机械的工作部件

在底盘的前部，同时主要部件的质量也分布在底盘

的前部，所以大型轮式收获机械多采用前轮驱动、后

轮转向的布置方案
［１］
。后轮转向的主要缺陷是，转

向时后轮的回正力矩为负，即转向完全没有回正作

用，转向角自行增大
［２］
。在轮式收获机械中，受整

机结构功能的限制，只能采用后轮转向的形式，其转

向回正是通过大的转向轮立轴后倾角和大的车轮外

倾角来实现的。



目前，在进行转向梯形优化设计、车辆操纵稳定

性分析时，多对转向轮定位参数的影响作二维简化

处理或忽略，以使用较少的参数对车辆的操纵稳定

性进行描述。当前此类研究主要集中在汽车工程领

域，文献［３］对汽车主销定位参数的解算做了详细
的推算，文献［４］提出了应用汽车悬架 Ｋ＆Ｃ特性试
验台转向试验数据解算主销定位参数的方法，并应

用 ＡＤＡＭＳ软件仿真及试验数据对提出的解算方法
进行了验证。针对大型轮式收获机械的转向定位参

数完整解算方法的研究比较欠缺。

本文基于多体动力学理论，对大型轮式收获机

械转向时转向立轴及车轮运动进行研究，推导出一

套用于后轮大转向轮立轴后倾角、外倾角转向系统

的参数解算公式，并与现有模型进行对比分析和验

证。

１　大型轮式收获机械转向轮定位参数完整
解算

　　大型轮式收获机械多采用静液压转向，由单杆
转向液压缸驱动转向，造成左、右转向轮转向参数的

不对称
［５］
。本文分析的大型轮式收获机械转向液

压缸布置靠近左侧转向轮。

转向轮定位参数包括转向节立轴内倾角 σ、转向
节立轴后倾角 τ、转向轮外倾角 γ、转向轮前束 ΔＷ、转
向节立轴偏置距ｒσ、轮心立轴偏置距ｑσ、转向节立轴后

倾拖矩ｒτ以及轮心立轴后倾拖矩ｑτ等
［６］
。

１１　左右转向轮转向运动分析
图１所示为收获机械向右转向过程中左转向轮

定位参数示意图。图中，ＯＬ１为左立轴轴线与左转向
轮轴线的交点，ＯＬＰ为左立轴轴线与左转向轮中分面
的交点，ＯＬＧ为左转向轮中分面内以 ＯＬ为中心、与地
面相切的圆（近似取该圆的半径为转向轮滚动半径

ｒｅ）的接地点，ＯＬＰ为左转向节立轴轴线与地面的交
点。取 ＯＬ１ｘｙｚ坐标系（固连于车身上，右手坐标系），
原点位于点 ＯＬ１，ＯＬ１ｚ轴垂直与地面且正向朝上，
ＯＬ１ｘ轴平行于地面且正向指向车辆前进方向，ＯＬ１ｙ
轴平行于地面且正向朝左。将 ＯＬ１ｘｙｚ坐标系（右手
坐标系）绕 ｚ轴逆时针旋转，得 ＯＬ１ｘ′ｙ′ｚ′坐标系。经左
边变换，可得左转向轮转向过程中有
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同样，对右转向轮有
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其中 ｋＬ１＝ｓｉｎτＬ　ｋＬ２＝ｃｏｓτＬ

ｋＬ３＝
ｔａｎσＬ

１＋ｔａｎ２σＬ＋ｔａｎ
２τ槡 Ｌ

ｋＬ４＝
１

ｃｏｓτＬ １＋ｔａｎ２σＬ＋ｔａｎ
２τ槡 Ｌ

ｋＲ１＝ｓｉｎτＲ　ｋＲ２＝ｃｏｓτＲ

ｋＲ３＝
ｔａｎσＲ

１＋ｔａｎ２σＲ＋ｔａｎ
２τ槡 Ｒ

ｋＲ４＝
１

ｃｏｓτＲ １＋ｔａｎ２σＲ＋ｔａｎ
２τ槡























Ｒ

（３）

式中　γＬ、γＲ———左、右转向轮外倾角，ｒａｄ
δＬ、δＲ———左、右车轮前束角，ｒａｄ
λ———转向轮轴线与转向轮中心 ＯＬ至立轴

垂线的夹角，ｒａｄ
δ′０———收获机械直行时，与立轴轴线垂直的

坐标系中立轴轴线与转向轮轴线的交

点和立轴轴线与转向轮中分面的交点

连线与 ｘ轴夹角（顺时针方向），ｒａｄ
φＬ、φＲ———左、右转向节立轴相对于直线行

驶位置的转角变化量，ｒａｄ

图 １　右转向过程中左转向轮定位参数示意图

Ｆｉｇ．１　Ａｌｉｇｎｍｅｎｔｐａｒａｍｅｔｅｒｓｏｆｌｅｆｔｄｒｉｖｅｎｗｈｅｅｌ

ｄｕｒｉｎｇｒｉｇｈｔｓｔｅｅｒｉｎｇ
（ａ）垂直于导向轮中分面接地线的铅垂面视图

（ｂ）平行于导向轮中分面接地线的铅垂面视图
　

１２　转向桥运动分析
图２为转向桥在收获机械右转向时的运动分析

简图。由于转向轮定位参数的影响，在转向过程中，

左、右转向轮定位参数将会发生变化。设转向桥绕
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图 ２　转向桥运动分析简图

Ｆｉｇ．２　Ｓｃｈｅｍａｔｉｃｄｉａｇｒａｍｏｆｓｔｅｅｒｉｎｇａｘｌｅ’ｓｍｏｔｉｏｎ
（ａ）车辆横垂面视图　（ｂ）车辆纵垂面视图

　
摇摆轴的摆动角度为 ζｒ（绕固连于转向桥的坐标系
的 ｘ轴顺时针方向为正，ｘ轴正向为收获机械前进
方向），则立轴的定位参数（后倾角和内倾角）可以

通过下列坐标变换得到转向过程中左、右立轴内倾

角和后倾角的变化为

τＬ＝τＲ≈τ

σＬ＝σ－ζｒ
σＲ＝σ＋ζ

{
ｒ

（４）

式中　ζｒ———转向轴与地面的夹角，ｒａｄ
σＬ、σＲ———收获机械在转向时左、右立轴的

内倾角，ｒａｄ

τＬ、τＲ———左、右立轴在收获机械转向时的后
倾角，ｒａｄ

σ———收获机械在直行时立轴的内倾角（左、
右立轴的内倾角相等），ｒａｄ

τ———收获机械在直行时立轴的后倾角（左、
右立轴的后倾角相等），ｒａｄ

１３　各定位参数的完整解算
由图１、２的几何关系，并联立式（１）～（４），求

解可得转向过程中大型轮式收获机械各转向轮定位

参数的变化关系式为
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ｅ｛σ［ｃｏｓ（φＬ－δ′０）－ｃｏｓ（φＲ＋δ′０）］－ｔａｎτ［ｓｉｎ（φＬ－δ′０）＋ｓｉｎ（φＲ＋δ′０）］ １＋ｃｏｓ２σｔａｎ２槡 τ｝ｃｏｓτｃｏｓλ

Ｂｒ １＋ｃｏｓ２σｔａｎ２槡 τ＋ｅ［ｃｏｓ（φＬ－δ′０）＋ｃｏｓ（φＲ＋δ′０）］ｃｏｓτｃｏｓλ

（６）
式中　ｅ———转向轮轮心至转向轮轴线与立轴轴线

交点的距离，ｍ
ｈｚ１———转向桥摇摆轴轴线与地面的距离，ｍ
Ｈｚ１———摇摆轴轴线至左、右转向轮轴线在相

应立轴轴线上交点连线的距离，ｍ

Ｂｒ———左、右转向轮轴线与相应立轴轴线交
点间的距离，ｍ

ＢｒＬ、ＢｒＲ———左、右转向轮轴线与相应立轴轴
线的交点至与摇摆轴轴线之间

的水平距离，ｍ
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２　与传统简化模型的对比分析

２１　转向梯形优化设计对比分析
转向梯形的优化设计通过对比左、右车轮转角

关系与阿克曼转角之间的误差大小作为优化目

标
［７］
。基于 Ｍａｔｌａｂ／Ｓｉｍｕｌｉｎｋ软件，以某现有机型为

实例，对比分析时忽略转向轮定位参数和本文的完

整解算方法在优化设计过程的运用。

图３所示为转向过程中左、右转向轮转角之间
关系的仿真结果曲线，本文建立的完整解算精确模

型与传统的简化模型在车轮转角较直行位置 ±１０°
范围内误差较小，均方根为 ０００４８ｒａｄ。整体评价
时，传统方法计算的设计值与理论值均方根为

０１０２３ｒａｄ，本文方法计算的设计值与理论值均方
根为００５７３ｒａｄ，两种方法计算的误差相差４３９％。

图 ３　转向过程中左右转向轮转角之间的关系

Ｆｉｇ．３　Ｒｅｌａｔｉｏｎｓｈｉｐｏｆｌｅｆｔａｎｄｒｉｇｈｔｗｈｅｅｌａｎｇｌｅ

ｄｕｒｉｎｇｓｔｅｅｒｉｎｇ
　
２２　稳态响应特性对比分析

运用本文建立的转向轮定位参数完整解算方

法，基于四轮模型建立的考虑转向轮定位参数的大

型轮式收获机械稳态响应稳定性系数 Ｋ为

Ｋ＝
{Ｌ １－２（ｃｒαδ０－ｃγγ０－ｆＲｒδ０）ｈｚ１０Ｂｒ＋２ｌσ０

－
ｃｒαＬｆ（１＋δ

２
０）

ｃｆα（Ｌｆ－ｆＲｆｈＧ [） １＋
０５Ｂｒδ０＋ｆＲｆ（ｈＧ－ｈｚ１０）

Ｌｒ
＋
ｆＲｒｈｚ１０
Ｌ (
ｒ
１＋

Ｂｒδ
２
０

Ｂｒ＋２ｌσ ) ] }
０

ｃｒαｇＬｆ［Ｌ（１＋δ
２
０）－ｌσ０δ０ [］ １＋Ｌｒ＋０５Ｂｒδ０＋ｆＲｆ（ｈＧ－ｈｚ１０）Ｌｆ－ｆＲｆｈＧ

＋
ｆＲｒｈｚ１０
Ｌｆ－ｆＲｆｈ (

Ｇ
１＋

Ｂｒδ
２
０

Ｂｒ＋２ｌσ ) ]
０

（７）

　　借鉴传统的忽略转向轮定位参数的单轨模
型

［８］
推导出的大型轮式收获机械稳态响应稳定性

系数 Ｋ为

Ｋ＝
（ＣｒαＬｒ＋ＣｆαＬｆ）

２Ｃ２ｒαＬ
２
ｒ＋ＣｒαＣｆα（Ｌ

２
ｆ＋Ｌ）

（８）

式中　ｃｆα、ｃｒα——— 驱动轮和转向轮侧偏系数，１／ｒａｄ
Ｌｆ、Ｌｒ———收获机械质心 Ｇ到收获机械前、后

轴的距离，ｍ
Ｌ———收获机械轴距，ｍ
ｆＲｆ、ｆＲｒ———驱动轮和转向轮的滚动阻力系数
ｃγ———转向轮的外倾侧偏系数，１／ｒａｄ
ｈＧ———重心离地高度，ｍ
ｈｚ１０———直行时转向桥摇摆轴轴线与地面的

距离，ｍ
ｌσ０———直行时转向轮轮胎印迹中心点至立

轴轴线与转向轮中分面交点距离，ｍ
对比分析可知单轨模型的 Ｋ值恒大于零，即由

传统的单轨模型可知，后轮转向的大型轮式收获机

械恒有过多转向的特性。四轮详细模型的 Ｋ值有
大于零、等于零和小于零的情形。因此采用单轨模

型来描述后轮转向大型轮式收获机械不够准确。

基于某实例机型，运用单轨模型计算得出稳态

稳定性系数 Ｋ为３０５６×１０－７ｓ２／ｍ２。
采用本文建立的四轮详细模型，仿真计算得出

稳态稳定性系数 Ｋ为２３４９×１０－７ｓ２／ｍ２。
因此，在线性范围内，两轮模型和四轮模型的稳

定性系数都大于零，车轮具有过多转向，但其数值较

小，可以近似认为具有中性转向的特性。２种模型
的计算数值对比可知，忽略了转向轮定位参数的影

响，轮式收获机械稳态响应特性稳定性系数数值较

大，即向着过多转向的趋势增大。

３　试验验证

试验验证主要从大型轮式收获机械稳态响应特

性进行验证。运用 ＧＰＳ实时差分定位技术原理［９］
，

测量大型收获机械稳态圆周行驶时的稳定性特性。

参照国家标准 ＧＢ／Ｔ３８７１１９—２００６《农业拖拉机　
试验规程第１９部分：轮式拖拉机转向性能》要求和
被试收获机械的最小转向圆半径，确定试验用转向

圆半径为８５ｍ。采用定转向盘转角连续加速的方
法进行试验

［１０］
，为了消除初始圆周半径对稳态回转

试验的影响，被试收获机械须沿着较大半径的螺旋

线驶入转向圆周。试验路面为清洁硬路面，任意方

向的坡度不大于２％。
采用高斯投影的方法把 ＧＰＳ采集的经纬度信

息换算成大地坐标，并从 ＧＰＳ中 ＶＴＧ格式输出文件
中读出速度信息，试验结果选用精度较高的差分

ＧＰＳ信号。图４为某次试验的大型轮式收获机械转
向运动轨迹和车速。从图中可以看出，收获机械行

驶轨迹基本保持恒定的转向圆，尽量保持中性转向

特性，并有微小过多转向的趋势，与仿真结果比较接

近。
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图 ４　大型轮式收获机械行驶轨迹与车速

Ｆｉｇ．４　Ｔｒａｖｅｌｉｎｇｔｒａｃｋａｎｄｖｅｌｏｃｉｔｙｏｆｌａｒｇｅ

ｗｈｅｅｌｅｄｈａｒｖｅｓｔｅｒ
　

４　结论

（１）基于多刚体系统动力学建立了后轮单杆转
向液压缸静液压转向大型轮式收获机械转向轮定位

参数的完整解算模型。基于现有大型轮式收获机械

实例，从转向梯形优化设计与稳态响应特性两方面

对比分析了本文模型和传统模型。其中在进行转向

梯形优化设计时，在转向轮偏转角较小范围内，本文

的完整解算模型可近似为简化模型，在车轮大转角

时，本文所建立的模型更能准确反映其转向特性。

（２）分析大型轮式收获机械操纵稳定性时，传
统简化模型的结果具有一定的局限性，容易得出不

准确的结果。通过试验研究分析得出，由于大型轮

式收获机械的行驶速度较低，其稳态响应特性不明

显，被试大型轮式收获机械稳态转向行驶时的半径

基本保持不变，有一定的过多转向趋势，与计算结果

吻合。因此，在进行大型轮式收获机械操纵稳定性

分析时，不可忽略转向轮定位参数的影响。
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