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铰接摆杆式大功率拖拉机单边越障动态特性仿真分析
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　　【摘要】　根据铰接摆杆式大功率拖拉机整机结构，建立 ８自由度多体动力学仿真模型。结合农田作业中出现

的单边越障情况，基于欧拉四元数，利用含拉格朗日乘子的增广矩阵法建立了动力学方程。运用 Ｍａｔｌａｂ软件对空

间多体动力学仿真进行编程。在纵向、侧向，轮胎简化为动态参数的串联弹性阻尼元件。用迭代法求解轮胎和动

压反馈装置油缸的作用方程以获得相应的作用力与拖拉机构件的形位和速度的非线性关系。通过数值仿真分析，

得到了该工况下整机载荷和振动频率。研究表明，在产品设计阶段应充分考虑侧向和横摆加速度的影响，采用动

压反馈装置的液压转向系统可减少整机振动并提高转向安全性。
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　　引言

铰接摆杆式转向摆动机构具有结构简单、制造

成本低和维修保养方便的特点，在大功率轮式拖拉

机上得到广泛应用。这种结构的拖拉机在犁耕作业

时，由于重载偏牵引的作用，造成单侧前轮在犁沟底

与未耕地之间频繁跨越。此时，整机除受到拉压和

弯曲载荷的作用外，还受到扭转冲击载荷作用，容易



造成车架疲劳损伤。

随着农业机械化水平的不断提高
［１］
，２００马力

以上大功率轮式拖拉机市场占有率得以不断攀升，

国内拖拉机制造商与科研院所开始研究大功率拖拉

机的关键技术
［２］
。到目前为止，有关拖拉机转向摆

动机构动态特性的研究还不多见，少量的研究也大

多集中在工程机械上，研究的对象主要是铰接摆环

机构，研究的重点多集中在水平硬质路面上的原地

转向，转向机构优化以及转向液压系统等单个系统

的动态仿真与振动控制
［３～７］

。文献［８～９］采用振
动等效的半车模型研究了铰接转向行走机械的整机

振动，文献［１０］利用 ＡＤＡＭＳ软件进行整机多体动
力学建模，但三者均在不平度小于 ５０ｍｍ的路面上
进行仿真，与农用拖拉机单边越障工况的越障高度

相差甚远。

本文结合某大功率轮式拖拉机，用基于欧拉四

元数的空间机构动力学方法
［１１］
，仿真研究拖拉机单

边越障时铰接摆杆式转向摆动机构的动态特性，以

期为液压转向机构的设计提供理论依据。

１　理论模型

１１　多体系统动力学模型
根据某大功率轮式拖拉机整机结构，建立如

图１所示的多体动力学模型。拖拉机由前、后车架
及摆杆组成，其中 ＡＤＧＥＲＰ形成前车架构件 Ｂ３，
ＢＣＦＨＲＱ形成后车架构件 Ｂ２，ＰＱ形成摆杆构件
Ｂ４。前、后车架通过位于 Ｒ点的 ３方向移动约束和
摆杆连接，形成空间闭环系统，其中摆杆与前车架在

Ｐ点用垂直方向旋转铰连接，与后车架在 Ｑ点用两
方向相对移动约束连接。这种连接方式保证前、后

车架具有绕 ｘ方向的相对滚翻自由度，能适应凸凹
不平的地面。两端十字铰接形式的转向油缸 ＥＦ和
ＧＨ简化为相应方向的并联弹性阻尼元件，来描述转
向油缸中液压油的弹性和阻尼特性。转向液压系统

增加动压反馈装置后，采用非线性空间力表达油缸

的作用。图中 Ａ、Ｂ、Ｃ、Ｄ为轮胎中心，Ａ′、Ｂ′、Ｃ′、Ｄ′
为轮胎接地点。Ｃ２、Ｃ３为前、后车架质心。前、后轮
胎相同，简化为纵向（ｘ方向）、侧向（ｙ方向）和径向
（ｚ方向）的弹性阻尼元件。其中径向弹性阻尼元件
为并联；纵向和侧向弹性阻尼元件为串联，刚度和阻

尼随轮胎径向载荷线性变化。

１２　多体系统动力学方程
约束方程参数见表１。惯性坐标系原点 Ｏ选在

初始形位时 Ｒ点在地面上的投影点，ｘ、ｙ、ｚ方向分
别为在拖拉机后部向前看时水平向前、水平向左和

垂直向上。构件 Ｂ１试验平台与惯性坐标系固结在

Ｏ点。Ｂ１与惯性坐标系存在编号为 Ｈ１的绝对定位

约束 （ａＰ）与 Ｈ２定姿态约束 
（ａΛ）；后车架 Ｂ２连体坐

标选在后车架质心 Ｃ２点，初始状态基矢量 ｘ２、ｙ２、ｚ２
分别与惯性坐标系的 ｘ、ｙ、ｚ平行；前车架 Ｂ３连体坐
标选在前车架质心 Ｃ３点，初始状态基矢量 ｘ３、ｙ３、ｚ３
分别与惯性坐标系的 ｘ、ｙ、ｚ平行；Ｂ３与 Ｂ２间在 Ｒ
点共点，ρ′３

ＲＴ
为 Ｒ点在 Ｂ３连体基上的坐标，ρ′２

ＲＴ
为 Ｒ

点在 Ｂ２连体基上的坐标（下同），以 （ｓ）进行 ３方
向（ｘ、ｙ、ｚ）移动约束；摆杆 Ｂ４连体坐标选在其质心
Ｃ４点，初始状态基矢量 ｘ４、ｙ４、ｚ４分别与惯性坐标系
的 ｘ、ｙ、ｚ平行；Ｂ４与 Ｂ３间在 Ｐ点共点，以 Ｈ４（ｚ３方

向）旋转铰 （ｒ２ｓ）相互约束，ｄ′４
Ｔ
、ｄ′３

１Ｔ
和 ｄ′３

２Ｔ
分别为约

束 （ｒ２ｓ）的辅助连体基矢量（下同）；由于关节轴承
Ｂ５质量惯性较小（不宜于数值分析），将其约束等
效转换为 Ｂ４、Ｂ２间 Ｑ点（ｘ１、ｚ１）两方向相对移动约

束 （ｄ２）。选用多体系统动力学笛卡尔数学模型建
模及利用欧拉四元数描述各刚体空间姿态，相应产

生４个姿态约束方程，系统自由度为 ｎ＝４×７－
（３＋３＋３＋５＋２＋４）＝８。

图 １　拖拉机多体动力学模型

Ｆｉｇ．１　Ｍｕｌｔｉｂｏｄｙｄｙｎａｍｉｃｍｏｄｅｌｏｆｔｒａｃｔｏｒ
　
数学建模时，动力学方程采用 ２４个广义坐标，

利用恒等变换转换为包含欧拉四元数的 ２８个广义
坐标进行预估 校正积分，有效解决系统初始形位雅

可比矩阵奇异问题。铰接摆杆式机构为非树型空间

闭环结构，为获得多体间相互作用的情况，采用动力

学方程与加速度约束方程联立，以广义坐标与拉格

朗日乘子为变量的增广方程为

Ｍ Ｔｑ
ｑ[ ]０ ｑ··[ ]σ ＝

Ｆ[ ]γ （１）

广义坐标为

ｑ＝［ｑＴ１　ｑ
Ｔ
２　ｑ

Ｔ
３　ｑ

Ｔ
４］

Ｔ
（２）

式中　Ｍ———系统质量矩阵，Ｍ∈Ｒ２４×２４

ｑ———系统雅可比矩阵，ｑ∈Ｒ
１６×２４

σ———拉格朗日乘子阵，σ∈Ｒ１６×１

γ———加速度约束方程的右项，γ∈Ｒ１６×１
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表 １　空间车架机构模型主约束方程参数

Ｔａｂ．１　Ｐａｒａｍｅｔｅｒｓｏｆｓｔｒａｉｎｅｄｅｑｕａｔｉｏｎｓ ｍ

Ｈｉ Ｂα Ｂβ

ｉ ＴＹＰＥ α ρ′α
ＰＴ ｄ′α

Ｔ β ρ′β
ＱＴ ｄ′β

１Ｔ ｄ′β
２Ｔ ｒＴＰ λＴ０

１ （ａＰ） １ ０，０，０ ０，０，０

２ （ａΛ） １ ０，０，０

３ （ｓ） ３ －１７７０５，－０００１，－０６７８７ ２ １９５２９，－０００１６，－０３４７７

４ （ｒ２ｓ） ４ １０８７，０，０ ０，０，１ ３ －１７７０５，－０００１，００１１３ １，０，０ ０，１，０

５ （ｄ２） ４ －１０６３，０，０ ２ －０１９７１，－０００１６，０３ ０，１，０ １，０，０

　　　Ｆ———力矩阵，由各构件受力组成，３个方向
轮胎动载荷和油缸动载荷产生的力与

力矩，以及重力和速度二次项，Ｆ∈
Ｒ２４×１

由式（１）、（２）获得参数 ｑ··，以欧拉四元数形式
进行积分与违约修正。

根据表１，整机多体系统的主约束方程雅可比、
约束方程与速度、加速度约束方程的右项分别为

ｑ＝

（ａＰ）１ｑ１
０ ０ ０

（ａΛ）２ｑ１
０ ０ ０

０ （ｓ）３ｑ２ （ｓ）３ｑ３ ０

０ ０ （ｒ２ｓ）４ｑ３ （ｒ２ｓ）４ｑ４

０ （ｄ２）５ｑ２
０ （ｄ２）５ｑ



















４

＝

（ａＰ）１

（ａΛ）２

（ｓ）３

（ｒ２ｓ）４

（ｄ２）

















５

　ｔ＝［
ｋ
ｔ］＝０　γ＝

γ（ａＰ）１

γ（ａΛ）２

γ（ｓ）３

γ（ｒ２ｓ）４

γ（ｄ２）

















５

２　模型参数

２１　仿真工况
用新疆垦区农一师棉地深翻作业为仿真工况。

拖拉机行驶速度一般为 ６～１２ｋｍ／ｈ，牵引单铧犁，
耕深０６～０７ｍ，耕宽 ０６～０７ｍ，牵引力为 ８０～
１００ｋＮ。尽管耕后后尾铲回填一部分土壤，但行驶
在沟底的前轮越障高度仍达 ０４～０５ｍ。作业距
离１０００ｍ时，越障次数高达 ９～１０次，每班次达到
５００～６００次。每次越障时间２～３ｓ，作用时间短，力
矩峰值大。用 ｔ１、ｔ２和 ｔ３分别描述越障上升、保持和
下降终止时刻，拖拉机的单次越障接地点高度为

ｈ＝

０２５（ｓｉｎ（πｔ／ｔ１－π／２）＋１） （ｔ≤ｔ１）

０５ （ｔ１＜ｔ＜ｔ２）

０５－０２５（ｓｉｎ（π（ｔ－ｔ２）／（ｔ３－ｔ２）－π／２）＋１） （ｔ２≤ｔ≤ｔ３）

０ （ｔ＞ｔ３













）

２２　质量属性参数
各构件质量、质心坐标、相对质心的连体基转动

惯量通过 Ｐｒｏ／Ｅ实体造型的方法获取。各构件质量
特性参数见表２。

表 ２　各构件质量特性参数

Ｔａｂ．２　Ｑｕａｌｉｔｙｃｈａｒａｃｔｅｒｉｓｔｉｃｐａｒａｍｅｔｅｒｓｏｆｂｏｄｉｅｓ

构件 质量／ｋｇ 连体基转动惯量／ｋｇ·ｍ２ 初始形位质心总体坐标及连体基方向／ｍ
７６３７ ７３８３ ０２１２３

前车架 ８１２８３ ７３８３ ３９９６ １４８８ ［１９５２９　 －０００１６　１０７１７］Ｔ与惯性坐标系平行
０２１２３ １４８８ ８８６２
１１３３０ １６５７ －１６６０

后车架 ８８８４８ １６５７ １２２７０ －１４２３ ［－１７７０５　 －０００１０　１４０２７］Ｔ与惯性坐标系平行
－１６６０ －１４２３ １３９４０
０７８５２ ０ ０

摆杆　 ２１２９ ０ ９１７４ ０ ［－１０８７０　０　１４１４０］Ｔ与惯性坐标系平行
０ ０ ９２４０

２３　轮胎模型及参数

径向弹性元件刚度为
［１２～１４］

ｋｚ＝１７２－１７７Ｒ＋５６Ｙｅ＋０３４ＷＲｐ

式中　ｋｚ———轮胎径向刚度，ｋＮ／ｍ
Ｒ———轮辋半径　　Ｗ———轮胎宽度

Ｙｅ———使用年限
ｐ———充气压力，ＭＰａ

径向阻尼元件的阻尼为

ｃｚ＝ｃｏｖ＋０７ｐ

式中　ｃｚ———轮胎径向阻尼，ｋＮ·ｓ／ｍ
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ｃｏｖ———零充气压力轮胎径向阻尼，ｋＮ·ｓ／ｍ
ｉ时刻，纵向和侧向动态刚度与阻尼为

Ｃβｉ＝Ｆ
ｚ
ｉＣβ０　　Ｃ

α
ｉ＝Ｆ

ｚ
ｉＣα０

ｋｘｉ＝
Ｃβｉ
σβ
　　ｃｘｉ＝

Ｃβｉ
ｖ

ｋｙｉ＝
Ｃαｉ
σα
　　ｃｙｉ＝

Ｃαｉ
ｖ

式中　Ｃβｉ、Ｃ
α
ｉ———轮胎滑移和侧偏刚度，Ｎ／ｍ

Ｆｚｉ———各轮胎径向动载荷，由轮胎 ｉ时刻径
向变形及变形速度计算，Ｎ

Ｃβ０、Ｃα０———轮胎滑移和侧偏刚度系数，１／ｒａｄ

ｋｘｉ、ｋ
ｙ
ｉ———轮胎纵向和侧向刚度，Ｎ／ｍ

ｃｘｉ、ｃ
ｙ
ｉ———轮胎纵向和侧向阻尼，Ｎ·ｓ／ｍ

σβ、σα———轮胎纵向和侧向自由长度，ｍ
ｖ———纵向行驶速度，ｍ／ｓ

ｉ时刻，轮胎作用力为
Ｆｘｉ＝ｋ

ｘ
ｉ（ｑ

ｘ
ｉ－ｘｉ）＝－ｃ

ｘ
ｉｑ
·ｘ
ｉ

Ｆｙｉ＝ｋ
ｙ
ｉ（ｑ

ｙ
ｉ－ｙｉ）＝－ｃ

ｙ
ｉｑ
·ｙ
ｉ

Ｆｚｉ＝－ｋ
ｚ
（ｚｉ－Ｒｄ）－ｃ

ｚｚ·ｉ
式中　Ｆｘｉ、Ｆ

ｙ
ｉ———纵向、侧向动态作用力，Ｎ

ｘｉ、ｙｉ、ｚｉ———轮胎接地点相对参考点相应方
向位移，ｍ

ｑｘｉ、ｑ
ｙ
ｉ———阻尼器相应方向位移，ｍ

当轮胎中心至接地点距离大于轮胎自由半径

时，纵向、侧向和径向的刚度和阻尼均取为零。

２４　转向油缸参数
由于前、后车架质量和转动惯量大，整机单边越

障属于典型的大惯性负载加减速过程的平稳性问

题。当单边越障不超过０５ｍ时，前、后车架相对摆
动不超过１０°，转向器滑阀阀芯转角 θｍ＝０°，封闭在
液压缸中的油液可简化为线性弹性阻尼元件，等效

刚度与阻尼比分别为
［１５］

ｋｃｙ＝Ａ
２Ｅｏｉｌ／Ｖｔ

ζｃｙ＝
Ｒｐ
２Ａ

Ｖｔ
Ｅｏｉｌｍ槡 ｐ

＋
λｃ
２Ａ

Ｅｏｉｌｍｐ
Ｖ槡 ｔ

式中　ｋｃｙ———油液弹性刚度，Ｎ／ｍ

ζｃｙ———油液阻尼比
Ａ———转向油缸有杆腔工作面积 Ａｘ与无杆腔

工作面积 Ａｄ之和，ｍ
２

Ｅｏｉｌ———液压缸的有效体积油液弹性模量，Ｐａ
Ｖｔ———在稳定工作点时液压缸至液压阀之间

容腔的总容积，ｍ３

λｃ———转向油缸泄漏系数
ｍｐ———换算到活塞及活塞杆运动方向的当

量质量，ｋｇ

Ｒｐ———活塞粘性阻尼系数，Ｎ·ｓ／ｍ
轮胎与转向油缸参数如表３所示。

表 ３　轮胎与转向油缸参数
Ｔａｂ．３　Ｐａｒａｍｅｔｅｒｓｏｆｔｉｒｅａｎｄｈｙｄｒａｕｌｉｃｃｙｌｉｎｄｅｒ

参数

轮胎 转向油缸

ｋｚ／

Ｎ·ｍ－１
ｃｚ／

Ｎ·ｓ·ｍ－１
Ｃβ０／

ｒａｄ－１

Ｃα０／

ｒａｄ－１

ｋｃｙ／

Ｎ·ｍ－１
ζｃｙ

数值 ９０３７６０ １４１６０ ６５ ４ ３２×１０７ ００６

３　仿真结果及分析

采用修整较好的平直硬面场地，单侧增加路障，

并以９ｋｍ／ｈ的整机速度通过，模拟越障工况。由于
越障高度远大于路面不平度，仿真中忽略路面不平

度误差。以越障时间为 ２２ｓ为例进行以下分析，
即 ｔ１＝１ｓ、ｔ２＝１２ｓ及 ｔ３＝２２ｓ。
３１　数值计算方法的选择

仿真起步采用四阶龙格 库塔法，而后采用四阶

亚当斯预估 校正法，预估 校正步骤 ＰＥＣＥ。
形位、速度违约采用自动修正法

［１６］
。这种方法

基于 Ｂａｕｍｇａｒｔｅ违约修正系数法，并运用最优控制
思想，是一种非线性动力学微分 代数方程的自动修

正法。位移、速度违约矩阵分别为

ε０＝（ｑ，ｔ）　　ε１＝ｑｑ
·

设定铰接点（Ｒ，Ｐ）形位误差在１×１０－８ｍ，则约束方
程位移违约值 εｐ０、速度违约值 εｐ１为１×１０

－２４
，即

εｐ０＝ εＴ０ε槡 ０＝１×１０
－２４

εｐ１＝ εＴ１ε槡 １＝１×１０
－２４

约束点 Ｒ、Ｐ、Ｑ在铰坐标系中约束反力 Ｆ′ｊ
ｋ
、反

力矩 Ｍ′ｊ
ｋ
为

Ｆ′ｊ
ｋ＝（ＡｊＣｐｊ）

ＴＦｋｊ　Ｍ′ｊ
ｋ＝（ＡｊＣｐｊ）

ＴＭｋ
ｊ

Ｆｋｊ
Ｍ








ｋ
ｊ

＝－ＫｐＴｊ
ｋＴ
ｊσｋ　Ｋ

ｐ
ｊ＝

Ｉ 槇ρｐｊ
０







Ｉ

式中　Ｆｋｊ———约束点 Ｒ、Ｐ和 Ｑ在公共基中约束反
力

Ｍｋ
ｊ———约束点 Ｒ、Ｐ和 Ｑ在公共基中约束反

力矩

Ｋｐｊ———约束点绝对速度与连体基基点绝对
速度间基于绝对角速度的转换矩阵

Ａｊ———构件 ｊ相对公共基的坐标转换矩阵
Ｃｐｊ———约束点 ｐ铰坐标系相对连体基的坐标

转换矩阵

ｊ为构件代号，ｊ＝１，２，３，４；ｋ为约束形式，ｋ＝（ａＰ），
（ａΛ），（ｓ），（ｒ２ｓ），（ｄ２）；ｐ为约束点代号，ｐ＝Ｒ、Ｐ、Ｑ。
３２　前车架质心加速度

前车架瞬态质心垂向、侧向加速度时域曲线如

０７ 农　业　机　械　学　报　　　　　　　　　　　　　　　　　２０１１年



图２所示，仰俯、横摆角加速度如图３所示。前车架
的侧向加速度已接近垂直加速度。

图 ２　前车架质心垂直、侧向加速度

Ｆｉｇ．２　Ｖｅｒｔｉｃａｌａｎｄｌａｔｅｒａｌａｃｃｅｌｅｒａｔｉｏｎｏｆｆｒｏｎｔｆｒａｍｅ
　

图 ３　前车架质心俯仰、横摆角加速度

Ｆｉｇ．３　Ｐｉｔｃｈｙａｗａｎｇｕｌａｒａｃｃｅｌｅｒａｔｉｏｎｏｆｆｒｏｎｔｆｒａｍｅ
　
３３　转向液压 地面轮胎耦合振动的控制

应用动压反馈装置
［１７］
提高系统动态液压阻尼

比 ζｃｄ，增强转向系统稳定性，动压反馈装置如图 ４
所示。根据文献［１７］，由蓄能器稳态压力 ｐ０和增加
阻尼比ζ′ｃｄ（取为０５），可得初始形位空气容量Ｖ０与
阻尼孔 Ｃ０的尺寸与参数。越障中，转向器滑阀阀芯
转角 θｍ＝０°，ａ、ｂ回路流量为零。在大惯量的振动
系统中由于结构刚度的影响，存在如下假设，转向油

缸活塞质量、阻尼系数较小，为了突出结构刚度的影

响可以忽略。Ｌａｉ、Ｌ
ｂ
ｉ为任一时刻 ｉ油缸 ＥＦ、ＧＨ铰点

间距离，初始形位均为 Ｌ０，距离变化为 ΔＬ
ａ
ｉ＝Ｌ０ －

Ｌａｉ，ΔＬ
ｂ
ｉ＝Ｌ０－Ｌ

ｂ
ｉ，缩短为正；Ｖ

ａ
ｉ、Ｖ

ｂ
ｉ为 ａ、ｂ油路在任

一时刻 ｉ时油液总体积，初始形位均为 Ｖ／２，有
Ｖａｉ＋１＝Ｖ／２－ＡｄΔＬ

ａ
ｉ＋１＋ＡｘΔＬ

ｂ
ｉ＋１

Ｖｂｉ＋１＝Ｖ／２－ＡｄΔＬ
ｂ
ｉ＋１＋ＡｘΔＬ

ａ
ｉ＋１

视为等温变化过程，由气囊式蓄能器的气态状态方

程，得 ａ、ｂ油路蓄能器压力 ｐ′ａｉ＋１、ｐ′
ｂ
ｉ＋１为

ｐ′ａｉ＋１＝ｐ０Ｖ０／（Ｖ０－ＡｄΔＬ
ａ
ｉ＋１＋ＡｘΔＬ

ｂ
ｉ＋１）

ｐ′ｂｉ＋１＝ｐ０Ｖ０／（Ｖ０－ＡｄΔＬ
ｂ
ｉ＋１＋ＡｘΔＬ

ａ
ｉ＋１）

在仿真步长 Δｔ时间内，线性化油缸压力变化 Δｐａｉ、

Δｐｂｉ，阻尼孔和油缸流量为

ｑａｉ＋１＝ｃ０（ｐ
ａ
ｉ＋Δｐ

ａ
ｉ＋１－ｐ′

ａ
ｉ＋１）

ｑｂｉ＋１＝ｃ０（ｐ
ｂ
ｉ＋Δｐ

ｂ
ｉ＋１－ｐ′

ｂ
ｉ＋１

{ ）
（３）

图 ４　动压反馈装置

Ｆｉｇ．４　Ｄｙｎａｍｉｃｐｒｅｓｓｕｒｅｆｅｅｄｂａｃｋｎｅｔｗｏｒｋ
　

ＡｄＬ
·ａ
ｉ＋１－ＡｘＬ

·ｂ
ｉ＋１－ｑ

ａ
ｉ＋１－Ｖ

ａ
ｉ＋１Δｐ

ａ
ｉ＋１／（ＥｃｙΔｔ）＝０

ＡｄＬ
·ｂ
ｉ＋１－ＡｘＬ

·ａ
ｉ＋１－ｑ

ｂ
ｉ＋１－Ｖ

ｂ
ｉ＋１Δｐ

ｂ
ｉ＋１／（ＥｃｙΔｔ）{ ＝０

（４）
式中　ｑａｉ＋１、ｑ

ｂ
ｉ＋１———阻尼孔 Ｃ０在第 ｉ＋１时刻的流

量，流入蓄能器为正，ｍ３／ｓ
ｐａｉ、ｐ

ｂ
ｉ———油缸第 ｉ时刻压力，Ｐａ

Ｅｃｙ———油缸有效体积弹性模量，Ｐａ

Ｌ
·ａ
ｉ＋１、Ｌ

·ｂ
ｉ＋１———活塞速度，即油缸安装点在连

线上相对速度，来自动力学关

系，油缸缩短为正，ｍ／ｓ
联立方程（３）、（４）求解，可得 Δｐａｉ＋１、Δｐ

ｂ
ｉ＋１，ｉ＋１时

刻作用于前后车架的油缸力为

Ｆａｉ＋１＝Ａｄ（ｐ
ａ
ｉ＋Δｐ

ａ
ｉ＋１）－Ａｘ（ｐ

ｂ
ｉ＋Δｐ

ｂ
ｉ＋１）

Ｆｂｉ＋１＝Ａｄ（ｐ
ｂ
ｉ＋Δｐ

ｂ
ｉ＋１）－Ａｘ（ｐ

ａ
ｉ＋Δｐ

ａ
ｉ＋１）

实现动压反馈装置的数值仿真。在动态仿真过

程中对动压反馈装置各参数进行优化，能获得加速

度的良好性态。图５为系统按动态油缸作用力 Ｆｃｙｉ＋１
仿真得到的前车架瞬态质心俯仰、横摆角加速度时

域曲线。横摆角加速度峰值仅为控制前的１／４。

图 ５　前车架质心俯仰、横摆角加速度仿真曲线

Ｆｉｇ．５　Ｐｉｔｃｈｙａｗａｎｇｕｌａｒａｃｃｅｌｅｒａｔｉｏｎｏｆｆｒｏｎｔｆｒａｍｅ
　
３４　约束铰点的约束反力（矩）

铰接点受力作为结构设计、分析的重要依据，是

仿真的主要内容。以 Ｐ点 （ｒ２ｓ）约束为例，在连体基
的坐标系下，相对前车架受到 ３个方向力和 ２个方
向扭矩。如图６和 ７所示，可见摆杆主要承受轴向
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力，同时仰俯方向应能承受一定动载扭矩。

图 ６　前车架 Ｐ点受力

Ｆｉｇ．６　ＦｏｒｃｅｏｆｐｏｉｎｔＰｏｆｆｒｏｎｔｆｒａｍｅ

图 ７　前车架 Ｐ点扭矩

Ｆｉｇ．７　ＭｏｍｅｎｔｏｆｐｏｉｎｔＰｏｆｆｒｏｎｔｆｒａｍｅ
　
３５　不同越障时长的对比

由于车速较低，实际作业中，四轮均未跳离地

面。轮胎自由半径为０９８３ｍ，图８为越障时长 ｔ为
２２ｓ时轮胎安装点至相应地面的距离。越障高度
不变，随着越障时长 ｔ减小，越障轮首先跳离地面，
其临界时长 ｔ０为１７６ｓ。当越障时长 ｔ为１５ｓ时越
障轮和左前轮分别跳离地面 ４５ｍｍ和 １０ｍｍ，转向
安全阀未打开。

图 ８　轮胎安装点至地面距离

Ｆｉｇ．８　Ｄｉｓｔａｎｃｅｆｒｏｍａｓｓｅｍｂｌｅｐｏｉｎｔｔｏｓｏｉｌｓｕｒｆａｃｅ
　
图８反映了在越障过程中，各轮胎变形的特性。

由于轮胎径向载荷的变化使轮胎在横向、纵向的刚

度与阻尼反映出动态特性。

３６　前车架振动频谱分析
对仿真的前车架质心的垂向、侧向加速度以及

俯仰、横摆角加速度进行频谱分析，结果见图 ９。采
样频率１０００Ｈｚ，采样时间４１ｓ，对场地试验各加速

度数据进行２０Ｈｚ低通滤波。采用加速度计组合方
案

［１８］
获得前车架质心各加速度。

图 ９　前车架加速度频域曲线

Ｆｉｇ．９　Ａｃｃｅｌｅｒａｔｉｏｎｖｓｆｒｅｑｕｅｎｃｙｏｆｆｒｏｎｔｆｒａｍｅ
　
为考察前车架振动水平，各方向 Ｎ个离散加速

度时域信号的加速度均方根值为

ａｒｍｓ＝ ∑
Ｎ

ｉ＝１
ａ２ｉ槡
／Ｎ　（ｉ＝１，２，…，Ｎ）

式中　ａｒｍｓ———加速度均方根值，ｍ
２／ｓ

ａｉ———离散加速度值，ｍ
２／ｓ

共进行 ５次试验，实测值为加速度均方根值的
均值。增加动压反馈装置前后，仿真值与实测值的

对比见表４。

表 ４　前车架加速度的均方根值

Ｔａｂ．４　Ｒｏｏｔｍｅａｎｓｑｕａｒｅｖａｌｕｅｏｆｆｒｏｎｔ

ｆｒａｍｅａｃｃｅｌｅｒａｔｉｏｎ ｍ２／ｓ

垂向 侧向 俯仰 横摆

无装置

仿真 １０５１１ ０８７６８ ０４２６４ ０５４８０

实测 １１２６１ ０９３６５ ０４５２０ ０５８０７

有装置

仿真 ０８２２８ ０７２８８ ０２８３１ ０２７１６

实测 ０９０１９ ０７９１８ ０３１０２ ０３０３８

　　由表４得知，实测值均比仿真值大，原因在于实
测时，整机行进速度不均匀，越障时长不宜控制，以

及整机初始振动的影响。动压反馈装置的应用对横

摆角加速度的减振效果明显，有助于提高转向安全

性。

４　结束语

根据铰接摆杆式大功率拖拉机的结构特点和典

型的农田作业工况，建立了铰接摆杆式大功率拖拉

机单边越障仿真模型，分析了其越障性能、整机振动

和各铰点的受力情况，结果表明：转向液压系统增加

动压反馈装置改善了大功率拖拉机单边越障工况的

性能并提高了转向安全性。越障时长大于 ２ｓ时，
单边越障过程中拖拉机的 ４个轮胎均未跳离地面。

２７ 农　业　机　械　学　报　　　　　　　　　　　　　　　　　２０１１年



在产品设计时应充分考虑侧向和横摆加速度的影

响，对关键部件进行减振、隔振处理。建立了轮胎与

转向液压系统动压反馈装置作用力在仿真系统中的

迭代方程，反映构件间相互作用。
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