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基于模态分析的液压挖掘机工作装置动态优化设计
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摘要：建立了液压挖掘机工作装置的结构有限元模型，通过对该有限元模型进行自由模态分析，得到工作装置的各

阶模态频率和模态特性，确定影响液压挖掘机工作装置动态性能的关键模态频率，并以此作为优化目标，对主要结

构参数进行灵敏度分析，以确定工作装置动态优化的设计变量。以工作装置几何约束、性能约束等为约束条件，采

用扩展拉格朗日乘子法进行动态优化设计。实例分析表明，该动态优化方法，提高了工作装置结构的刚度，降低了

结构的变形，改善了工作装置动态工作性能与结构稳定性。
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　　引言

液压挖掘机工作时，各机构频繁启动、回转、伸

臂、挖掘、提升卸料、制动且进行复杂的复合运动，使

液压挖掘机结构承受强烈的冲击和振动。随着液压

挖掘机向着重载、高精度、轻量化发展，工作装置结

构在动载荷作用下的振动问题变得日益突出。因

此，对工作装置进行动态优化设计
［１］
，改进其动态

性能，减小振动，提高其工作平稳性，具有重要意义。

模态是构成各种工程结构复杂振动的最基本的

振动形态，通过模态分析可得到结构的固有频率和

主要振型，是结构动态性能分析和优化设计的基

础
［２－３］

。国内外许多学者基于模态技术对机械结构

进行了结构优化
［４－７］

，但现有针对关键模态频率对

动态性能以及灵敏度的影响关系研究还不够深入，

对动态优化设计的方法有待进一步提高。

本文以液压挖掘机工作装置为研究对象，利用

模态分析技术得到工作装置的各阶模态频率和模态

特性，确定影响液压挖掘机工作装置动态性能的关

键模态频率
［８］
。将此模态频率作为优化目标，通过

对主要结构参数进行灵敏度分析，得到工作装置动

态优化的设计变量。确定工作装置几何约束、性能

约束等约束条件，最后采用扩展拉格朗日乘子法
［９］

对工作装置结构进行动态优化设计。

１　工作装置的结构有限元动力学模型

对于机械系统，建立其有限元模型，采用动力缩

减技术后
［１０］
其结构动力学分析的有限元方程为
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式中　Ｍ———构件总质量矩阵
Ｋ———构件总刚度矩阵
Ｃ———构件总阻尼系数矩阵
ｘ·ｓ———强迫运动速度

ｘ··ｓ———强迫运动加速度

ｘ··ｉ———模态加速度　　ｘ
·

ｉ———模态速度

ｆｉ———主动力　　Ｒｓ———反作用力
通过求解式（１），可得到结构振动系统的固有

频率、振型等结构固有特征以及位移、速度、加速度、

应力、应变等动力响应。

分析求解结构系统的固有频率及振型是动态优

化设计的基本内容。通过机械结构有限元模型的模

态分析确定结构部件的频率响应和模态，进一步确

定影响结构动态性能的关键模态频率，并以此作为

动态优化的重要目标函数。

２　工作装置结构模态分析及动态谐响应分析

在 ＵＧＮＸ中建立液压挖掘机工作装置三维实
体模型，去除螺纹孔、圆角、倒角等对分析结果影响



较小的特征。划分网格，工作装置采用自由网格划

分方法和四节点四面体实体单元进行网格划分，共

计１１９５８４个单元，５７１２６个节点。工作装置机构通
过销轴将各部件联接起来，销轴铰接采用如下处理

方法：去除销轴，在销轴中心销建立外部节点，在外

部节点和销轴孔内表面之间采用 ＲＢＥ２单元建立刚
性区域，约束径向自由度，保留切向自由度。对于液

压缸将整个液压缸包括液压油在内看成是一个实心

阶梯圆柱轴，使用钢的材料的特性。设置材料弹性

模量、泊松比、密度、重力加速度等相关属性。液压

挖掘机工作装置应进行约束模态分析，对于典型工

况，液压缸的销孔间距不变，工作装置、回转平台和

动臂油缸应为一个固定结构，故在动臂及动臂液压

缸分别与回转平台铰接处的销轴处进行全约束。

进行标准挖掘工况结构模态分析。表１为工作
装置结构系统前８阶固有频率，对应的前 ８阶模态
振型图如图 １所示。其中点 Ｃ为动臂与转台铰接
销轴中间截面圆心；点 Ｅ为斗杆液压缸和斗杆铰接
销轴中间截面圆心；点 Ｆ为动臂与斗杆铰接销轴中
间截面圆心；点 Ｋ为连杆机构与铲斗铰接销轴中间
截面圆心；点 Ｑ为斗杆与铲斗铰接销轴中间截面圆
心。

表 １　标准挖掘工况下的模态前 ８阶固有频率

Ｔａｂ．１　Ｔｈｅｆｉｒｓｔｅｉｇｈｔｏｒｄｅｒｍｏｄｅｎａｔｕｒａｌｆｒｅｑｕｅｎｃｙ

ｉｎｔｈｅｃａｓｅｓｏｆｓｔａｎｄａｒｄｍｉｎｉｎｇｃｏｎｄｉｔｉｏｎ

阶次 频率／Ｈｚ 阶次 频率／Ｈｚ

１ ３７９２ ５ ３２５８５

２ ８６２６ ６ ４２９２４

３ １２６９６ ７ ５２５２１

４ ２７１８２ ８ ６２９４１

　　从第１阶模态振型图可以看出，该阶频率对应
的主振型以 Ｃ和 Ｋ点为转轴中心，在 Ｚ轴方向上以
工况姿态为平衡位置的向内摆动。

从第 ２阶模态振型图可看出，该阶频率对应的
主振型主要为 ＸＯＹ平面内弯曲运动及在 Ｚ轴方向
上以工况姿态为平衡位置的向外摆动。

第 ３阶模态振形图显示，该阶频率对应的主振
型以 Ｃ和 Ｋ点为转轴中心，在 Ｚ轴方向上以工况姿
态为平衡位置的对称摆动，在 ＸＯＹ平面内以工作装
置姿态的位置为平衡位置的对称转动。

第 ４阶模态频率出现时，该阶频率对应的主振
型以 Ｃ、Ｆ、Ｑ３点为对称轴，为工况姿态为平衡位置
的对称的复合扭转运动。

第５阶模态振型图显示，该阶频率对应的主振型
以Ｃ点为轴，在ＸＯＹ平面内以工作装置姿态位置为平
衡位置对称转动，但比第２阶频率出现时的变形大。

图 １　标准挖掘工况下工作装置前 ８阶模态振型

Ｆｉｇ．１　Ｔｈｅｆｉｒｓｔｅｉｇｈｔｏｒｄｅｒｍｏｄａｌｖｉｂｒａｔｉｏｎｍｏｄｅｏｆｗｏｒｋｉｎｇ

ｄｅｖｉｃｅｕｎｄｅｒｓｔａｎｄａｒｄｍｉｎｉｎｇｃｏｎｄｉｔｉｏｎ
（ａ）１阶模态　（ｂ）２阶模态　（ｃ）３阶模态　（ｄ）４阶模态

（ｅ）５阶模态　（ｆ）６阶模态　（ｇ）７阶模态　（ｈ）８阶模态
　

第６阶模态频率出现时，该阶频率对应的主振
型以 Ｃ、Ｅ、Ｋ为轴心，以工作装置姿态位置为平衡位
置的对称复合扭转运动。

第７阶模态频率出现时，该阶频率对应的主振
型为 ＸＯＹ平面的弯曲振动以及以 ＸＯＹ平面为对称
面，且过动臂与转台铰接销轴中间截面圆心 Ｃ内外
摆动。

第８阶模态频率出现时，该阶频率对应的主振
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型为 ＸＯＹ平面的弯曲振动以 Ｃ、Ｅ、Ｋ为轴心，以工
作装置姿态位置为平衡位置的对称复合扭转运动。

通过求解分析模态数，可以发现，真正影响挖掘

机工作装置的频率多集中在前 ６阶上，且前 ６阶固
有频率都在５０Ｈｚ之内，因此液压挖掘机工作装置
模态分析时，选前６阶频率进行分析。

通过模态分析得到了液压挖掘机工作装置结构

的低阶固有频率，为了解各阶频率对结构动载荷的

响应情况，需对结构进行谐响应分析。谐响应分析

用于确定线性结构在承受随时间按正弦规律变化的

激励时的稳态响应，可得到随频率变化的结构响应

曲线
［１１］
。图２表示动臂顶部节点垂直方向位移 频

率响应曲线，图３表示斗杆顶部节点垂直方向位移
频率响应曲线。

图 ２　动臂顶部节点垂直方向位移 频率响应曲线

Ｆｉｇ．２　Ｄｉｓｐｌａｃｅｍｅｎｔ ｆｒｅｑｕｅｎｃｙｒｅｓｐｏｎｓｅｃｕｒｖｅｉｎｖｅｒｔｉｃａｌ

ｄｉｒｅｃｔｉｏｎａｔｔｈｅｔｏｐｏｆｎｏｄｅｉｎｍｏｖｉｎｇａｒｍ
　

图 ３　斗杆顶部节点垂直方向位移 频率响应曲线

Ｆｉｇ．３　Ｄｉｓｐｌａｃｅｍｅｎｔ ｆｒｅｑｕｅｎｃｙｒｅｓｐｏｎｓｅｃｕｒｖｅｉｎｖｅｒｔｉｃａｌ

ｄｉｒｅｃｔｉｏｎａｔｔｈｅｔｏｐｏｆｎｏｄｅｉｎｂｕｃｋｅｔｒｏｄ
　

由响应曲线可看出，在不同激振频率的动载荷

作用下，位移 频率响应最大峰值均出现在第２阶模
态频率（ｆ２＝８６２６Ｈｚ），故第 ２阶频率易引起液压
挖掘机工作装置的共振，由上述模态分析可知，第 ２
阶振型主要由机械臂的弯曲振动引起，因此，提高机

械臂的动刚性
［１２］
是液压挖掘机工作装置动态优化

设计的主要目标。

３　工作装置结构灵敏度分析

灵敏度分析是指结构动态特性指标对设计变量

的影响敏感程度。表达式为
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式中 ｇｊ是变量 ｘ１，ｘ２，…，ｘｎ的函数即目标函数。

结构灵敏度分析
［１３］
是动态优化的基础，通过结

构灵敏度分析，可以方便地确定对结构动态特性影

响最大的结构设计参数，从而通过修改结构的重新

分析最终求解分析结构动态优化的设计方案。

由模态分析可知，２阶固有频率 ｆ２对液压挖掘
机工作装置整体结构的动态性能影响最大，故以频

率 ｆ２为目标，对液压挖掘机工作装置进行动态特性
的灵敏度分析。

液压挖掘机动特性能参数对结构参数的灵敏度

矩阵表达式
［１４－１５］
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式中　ｆｊ———结构第 ｊ阶固有频率
Ｋｓ———结构质量矩阵
Ｍｓ———结构刚度矩阵

ωｊ———结构第 ｊ阶角频率
φｊ———结构第 ｊ振型
ｐｉ———第 ｉ个结构几何参数

可利用试验方法求得
［１６］
或利用有限元软件解

算出结构响应值对于各设计变量的导数。利用

ＮＡＳＴＲＡＮ功能前处理优势及 ＡＮＳＹＳ解算器功能，
在 ＮＡＳＴＲＡＮ中进行前处理生成的解算文件．ｉｎｐ，
利用 ＡＮＳＹＳ软件的“ｒｅａｄｉｎｐｕｔｆｒｏｍ”命令导入，利
用 ＡＮＳＹＳ梯度评估工具进行灵敏度分析计算。

图４为挖掘机工作装置参数分布图。根据图 ４
对工作装置铰接尺寸参数的 ３４个设计参数进行了
灵敏度分析，结果如表２所示，为液压挖掘机工作装
置结构设计参数对２阶固有频率 ｆ２的灵敏度。

灵敏度为正值，则表示 ２阶固有频率 ｆ２随 ｘ增
大而增大；灵敏度为负值，则表示２阶固有频率 ｆ２随
ｘ增大而减小。灵敏度越大，表明设计变量对 ２阶
固有频率 ｆ２越敏感，灵敏度为正值，表示设计参考
点处的梯度为正，即设计变量 Ｘ有增量 Δｘ时，２阶
固有频率 ｆ２亦随之增大，故增大这些参数的尺寸对
提高结构刚性、提高模态频率、控制结构振动具有明

显效果。根据灵敏度分析结果，选取灵敏度变化较

大的变量作为优化设计变量，共计２４个，即
Ｘ＝（Ｘ１，Ｘ２，Ｘ３，Ｘ４，Ｘ５，Ｘ６，Ｘ７，Ｘ９，Ｘ１０，Ｘ１４，Ｘ１６，Ｘ１７，

θａ，θｂ，θｃ，Ｔ１，Ｔ２，Ｄ１，Ｄ２，Ｄ３，Ｂ１，Ｂ２，Ｈ１，Ｈ２）（６）
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图 ４　挖掘机工作装置参数分布图

Ｆｉｇ．４　Ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎｄｉａｇｒａｍｏｆｅｘｃａｖａｔｏｒｗｏｒｋｉｎｇ

ｄｅｖｉｃｅｐａｒａｍｅｔｅｒｓ
　

表 ２　挖掘机工作装置结构设计参数对 ２阶固有

频率 ｆ２的灵敏度

Ｔａｂ．２　Ｓｅｎｓｉｔｉｖｉｔｙｏｆｓｅｃｏｎｄｏｒｄｅｒｎａｔｕｒａｌｆｒｅｑｕｅｎｃｙｆ２
ｏｎｅｘｃａｖａｔｏｒｗｏｒｋｉｎｇｄｅｖｉｃｅｓｔｒｕｃｔｕｒｅｄｅｓｉｇｎｐａｒａｍｅｔｅｒｓ

变量 含义 灵敏度

Ｘ１ 铰点间距 ＡＣ ０２４７

Ｘ２ 铰点间距 ＢＣ －０２８７

Ｘ３
动臂下轴线

ＣＫ ０２２０

Ｘ４
动臂缸全伸

长度
－０３３７

Ｘ５ 铰点间距 ＣＥ －１００６

Ｘ６ 铰点间距 ＢＥ －０７０４

Ｘ７
动臂上轴线

ＫＥ －０９９８

Ｘ８ 间距 ＫＤ ７０×１０－４

Ｘ９
斗杆缸全伸

长度
－０８０５

Ｘ１０ 铰点间距 ＤＥ －０３８６

Ｘ１１ 铰点间距 ＦＥ ００１７

Ｘ１２ 铰点间距 ＦＪ ００２８

Ｘ１３ 铰点间距 ＥＪ ００５６

Ｘ１４ 铰点间距 ＥＧ －０７７８

Ｘ１５
铲斗缸全伸

长度
－２８×１０－３

Ｘ１６ 铰点间距 ＪＧ －０７０１

Ｘ１７ 铰点间距 ＥＩ －０７７８

Ｘ１８ 铰点间距 ＧＩ －００７８

Ｘ１９ 铰点间距 ＧＨ －０７０２

θａ ＣＫ、ＣＥ夹角 －０９８８

变量 含义 灵敏度

θｂ
ＥＫ、ＥＣ夹
角

０４４６

θｃ
ＥＧ、ＥＪ夹
角

－０８４３

Ｔ１
顶板、底板

厚度
－０９１２

Ｔ２ 侧板厚度 －１０３４

Ｂ１
动臂上、下

板宽度
－１４１７

Ｂ２
斗杆上、下

板宽度
－０６９８

Ｈ１
动臂侧板

平均高度
－１２９８

Ｈ２
斗杆侧板

平均高度
－０７５２

Ｄ１
动臂缸缸

筒内径
－０３０８

ｄ１
动臂缸活

塞外径
００２６

Ｄ２
斗杆缸缸

筒内径
－０２８７

ｄ２
动臂缸活

塞外径
００２３

Ｄ３
斗杆缸活

塞内径
－０２６７

ｄ３
铲斗缸缸

筒外径
－００６８

４　基于拉格朗日乘子法的液压挖掘机工作
装置结构动态优化

　　工程上很多优化问题，如板翅式换热器、振动
筛、起重机、液压挖掘机等的结构优化设计，均属非

线性约束优化设计问题
［１７］
，常采用惩罚函数法

［１８］

转化约束条件，为获得优化问题的最优解，需要合理

确定初始惩罚因子，才能获取最优解。而扩展拉格

朗日乘子法是一种改进的惩罚函数法，可以克服惩

罚函数法的不足，获得全局最优解。其基本思想是

在惩罚函数中引入拉格朗日乘子来构造扩展拉格朗

日函数，在寻优的过程中通过调整惩罚因子和拉格

朗日乘子来得到不同的拉格朗日函数，即通过转化

为无约束最小优化方法得到此拉格朗日函数的极小

值点，并且此拉格朗日函数极值点将逐渐逼近原目

标函数的约束最优点，根据收敛准则得出近似最优

解。

４１　工作装置结构优化设计变量约束的建立
为保证优化求解结果搜索的合理性，需确定优

化设计变量的约束条件，结构优化的约束条件一般

有几何约束条件和性能约束条件。

几何约束条件主要为工作装置机构的实现，即

铰点之间的三角形、四边形满足成立条件。如图 ４
所示动臂机构中三角形△ＣＫＥ，其几何约束条件为

ｈ１１（Ｘ）＝Ｘ５－（Ｘ３＋Ｘ７）＜０

ｈ２１（Ｘ）＝｜Ｘ３－Ｘ７｜－Ｘ５{ ＜０
（７）

铰连接三角形△ＣＢＥ、△ＫＤＥ、△ＥＦＪ、△ＪＥＧ、
△ＥＧＩ类推，而对于铰连接三角形△ＡＢＣ、△ＥＤＦ、
△ＧＨＪ则要综合考虑动臂、斗杆、铲斗液压缸的全缩
和全伸两种状态情况。几何约束还包括工程实际经

验，如铰点间距 ｌＣＥ＞ｌＥＢ，动臂轴线夹角∠ＣＫＥ＞９０°
等。

性能约束条件主要为运动、强度、稳定性等约

束。其中运动约束函数 ｈ２（Ｘ）用以保证挖掘机工作
装置在作业范围内没有运动干涉，并具有合适的传

动角和力臂，具体设置如下：ｈ１２（Ｘ）：铲斗液压缸全

伸时，连杆 ＧＬ与 ＧＩ不干涉；ｈ２２（Ｘ）：动臂液压缸全

伸时，其与铰点 Ｃ点不干涉；ｈ３２（Ｘ）、ｈ
４
２（Ｘ）：传动角

∠ＤＥＦｍａｘ＜１６８°，∠ＤＥＦｍｉｎ＞１２°；ｈ
５
２（Ｘ）、ｈ

６
２（Ｘ）：

传动角∠ＪＨＧｍａｘ＜１６８°，∠ＪＨＧｍｉｎ＞１２°；ｈ
７
７（Ｘ）：斗

杆液压缸全缩和全伸时对 Ｆ点的作用力臂比值不
超出要求范围；ｈ８２（Ｘ）：对角线挖掘时不能挖到挖
掘机自身履带上。

工作装置在作业过程中必须具有足够的强度，

结构强度约束函数 ｈ３（Ｘ）主要考虑液压缸的稳定性
和工作装置在 ３种载荷作用下的最大应力，即：
ｈ１３（Ｘ）、ｈ

２
３（Ｘ）、ｈ

３
３（Ｘ）：动臂（斗杆、铲斗）液压缸受

压稳定性；ｈ４３（Ｘ）、ｈ
５
３（Ｘ）：对称载荷作用下的动臂

（斗杆）最大动应力；ｈ６３（Ｘ）、ｈ
７
３（Ｘ）：偏心载荷作用

下的动臂（斗杆）最大动应力；ｈ８３（Ｘ）、ｈ
９
３（Ｘ）：偏载

和侧向 载 荷 作用 下的 动臂 （斗杆）最 大应 力；

ｈ１０３（Ｘ）、ｈ
１１
３（Ｘ）：回转惯性载荷作用下的动臂（斗
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杆）最大应力。

４２　基于拉格朗日乘子法的液压挖掘机工作装置
结构动态优化

首先以第２阶固有频率 ｆ２最大作为动态优化目
标建立目标函数，即

ｍｉｎＦ（Ｘ）＝ｍｉｎ｛ｆ２－１ｅ－ｆ２｝＝ｍｉｎ｛Δｆ２｝

ｈｐｕ（Ｘ）＜０　（ｐ∈Ｎ）

ｈｑｕ（Ｘ）＝０　（ｑ∈Ｎ
{

）

（８）

式中　ｆ２－１ｅ———液压挖掘机工作装置结构 ２阶固有

频率允许最大值

ｐ———不等式约束个数
ｑ———等式约束个数　　ｕ———约束类别
ｈｐｕ（Ｘ）、ｈ

ｑ
ｕ（Ｘ）———约束变量

全部约束条件如下：

（１）基本几何关系约束 ｈ１（Ｘ）：保证工作装置
各铰点连线之间的三角形和四边形关系成立，共

１５个，即
ｈ１１（Ｘ）＝Ｘ５－（Ｘ３＋Ｘ７）＜０

ｈ２１（Ｘ）＝｜Ｘ３－Ｘ７｜－Ｘ５＜０

ｈ３１（Ｘ）＝Ｘ５－（Ｘ２＋Ｘ６）＜０

ｈ４１（Ｘ）＝｜Ｘ２－Ｘ６｜－Ｘ５＜０

ｈ５１（Ｘ）＝Ｘ７－（Ｘ８＋Ｘ１０）＜０

ｈ６１（Ｘ）＝｜Ｘ８－Ｘ１０｜－Ｘ７＜０

ｈ７１（Ｘ）＝Ｘ１６－（Ｘ１３＋Ｘ１４）＜０

ｈ８１（Ｘ）＝｜Ｘ１３－Ｘ１４｜－Ｘ１６＜０

ｈ９１（Ｘ）＝Ｘ１７－（Ｘ１４＋Ｘ１８）＜０

ｈ１０１（Ｘ）＝｜Ｘ１４－Ｘ１８｜－Ｘ１７＜０

ｈ１１１（Ｘ）＝Ｘ４－（Ｘ２＋Ｘ１）＜０

ｈ１２１（Ｘ）＝｜Ｘ２－Ｘ１｜－Ｘ４＜０

ｈ１３１（Ｘ）＝ｃｏｓθａ－（Ｘ
２
５＋Ｘ

２
３－Ｘ

２
７）／（２Ｘ３Ｘ５）＞０

ｈ１４１（Ｘ）＝ｃｏｓθｂ－（Ｘ
２
５＋Ｘ

２
７－Ｘ

２
３）／（２Ｘ５Ｘ７）＞０

ｈ１５１（Ｘ）＝
Ｘ２１３＋Ｘ

２
１７－（Ｘ１６＋Ｘ１８）

２

２Ｘ１３Ｘ１７
－ｃｏｓθｃ＜０

（２）经验性几何关系约束 ｈ２（Ｘ）：主要包括挖
掘机工作装置设计经验知识，保证优化设计的结果

符合实际工作要求，共 ６个，即
ｈ１２（Ｘ）＝Ｘ５－Ｘ６＞０

ｈ２２（Ｘ）＝ｃｏｓ１３０°－（Ｘ
２
３＋Ｘ

２
７－Ｘ

２
５）／（２Ｘ３Ｘ７）＞０

ｈ３２（Ｘ）＝Ｘ６／Ｘ２＞１１

ｈ４２（Ｘ）＝Ｘ１／Ｘ４＋Ｘ２／Ｘ４＞λ

ｈ５２（Ｘ）＝｜Ｘ１／Ｘ４－Ｘ２／Ｘ４｜＜１

ｈ６２（Ｘ）＝Ｘ１０－Ｘ１１＞０

（３）运动约束 ｈ３（Ｘ）：保证工作装置在作业范围
内无运动干涉并有合适的传动角和力臂，共 ６个，即

ｈ１３（Ｘ）＝
Ｘ２１０＋Ｘ

２
１１－Ｘ

２
９

２Ｘ１０Ｘ１１
－ｃｏｓ５０°＜０

ｈ２３（Ｘ）＝ｋ＝
１
λ１
Ｐ＜０８

ｈ３３（Ｘ）＝
Ｘ２１０＋Ｘ

２
１１－Ｘ

２
９

２Ｘ１０Ｘ１１
－ｃｏｓ１２°＜０

ｈ４３（Ｘ）＝
Ｘ２１０＋Ｘ

２
１１－Ｘ

２
９

２Ｘ１０Ｘ１１
－ｃｏｓ１６８°＞０

ｈ５３（Ｘ）＝
Ｘ２１５＋Ｘ

２
１９－Ｘ

２
１６

２Ｘ１５Ｘ１９
－ｃｏｓ１２°＜０

ｈ６３（Ｘ）＝
Ｘ２１５＋Ｘ

２
１９－Ｘ

２
１６

２Ｘ１５Ｘ１９
－ｃｏｓ１６８°＞０

其中

Ｐ＝
２Ｘ２１Ｘ

２
２＋２Ｘ

２
１Ｘ
２
４ｍａｘ＋２Ｘ

２
２Ｘ
２
４ｍａｘ－Ｘ

２
１－Ｘ

２
７－Ｘ

４
４ｍａｘ

２Ｘ２１Ｘ
２
２＋２Ｘ

２
１Ｘ
２
４ｍｉｎ＋２Ｘ

２
２Ｘ
２
４ｍｉｎ－Ｘ

２
１－Ｘ

２
７－Ｘ

４
４槡 ｍｉｎ

式中　ｋ———动臂液压缸全伸与全缩力臂比

λ１———动臂液压缸伸缩比，取１６
（４）结构静强度、稳定性约束 ｈ４（Ｘ）：保证工作

装置在作业过程中具有足够的强度及局部稳定约

束，共 ６个，即

ｈ１４（Ｘ）＝５５ ２４００／σ槡 ｓ－Ｂ１／Ｔ１＞０

ｈ２４（Ｘ）＝７０ ２４００／σ槡 ｓ－Ｂ１／Ｔ２＞０

ｈ３４（Ｘ）＝５５ ２４００／σ槡 ｓ－Ｂ２／Ｔ１＞０

ｈ４４（Ｘ）＝７０ ２４００／σ槡 ｓ－Ｂ２／Ｔ２＞０

ｈ５４（Ｘ）＝

　［σ］ [－
Ｍ１
Ｗｘ１

＋
ＭＨ１
Ｗｙ１

＋
Ｎ１

２（Ｂ１Ｔ１＋Ｈ１Ｔ２ ]）
２ (＋３

Ｍｎ１
Ｗｎ１

＋
ＭＨｎ１
Ｗｎ )
１槡

２

ｈ６４（Ｘ）＝

　［σ］ [－
Ｍ２
Ｗｘ２

＋
ＭＨ２
Ｗｙ２

＋
Ｎ２

２（Ｂ２Ｔ１＋Ｈ２Ｔ２ ]）
２ (＋３

｜Ｍｎ２－ＭＨｎ２｜
Ｗｎ )
２槡

２

式中　σｓ———材料屈服极限
［σ］———材料许用应力
Ｍ１———动臂截面的纵向弯矩
ＭＨ１———动臂截面的纵横向弯矩
Ｎ１———动臂截面轴力
Ｗｘ１———Ｍ１对应的抗弯模量
Ｗｙ１———ＭＨ２对应的抗弯模量
Ｍｎ１———动臂截面的切向阻力弯矩
ＭＨｎ１———动臂截面的横向阻力弯矩
Ｗｎ１———截面抗扭模量　　Ｂ１———动臂宽度
Ｈ１———动臂平均高度

下标为２的变量表示斗杆相应的变量。
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（５）可制造性约束 ｈ５（Ｘ）：保证液压缸具有可
制造性，主要为液压缸缸筒内径、活塞杆外径之比，

共 ３个，即
ｈ１５（Ｘ）＝ｄ１／Ｄ１＜０７１

ｈ２５（Ｘ）＝ｄ２／Ｄ２＜０７１

ｈ３５（Ｘ）＝ｄ３／Ｄ３＜０７１

采用外点惩罚
［１９］
，则该优化问题的拉格朗日函数为

Ｌ（Ｘ，λｊ）＝

ｆ（Ｘ）＋∑
ｍｅ

ｊ＝
[

１
λｊｈ

ｊ
ｕ（Ｘ）＋

ｒ(２ ｈｊｕ（Ｘ )） ]２ ｈｊｕ（Ｘ）＋
∑
ｍ

ｊ＝ｍｅ＋
[

１
λｊφ

ｊ
ｕ（Ｘ）＋

ｒ(２ ｈｊｕ（Ｘ )） ]２ 　（ｕ∈Ｎ）
（９）

其中　Ｘ＝［Ｘ１，Ｘ２，…，Ｘ１９，…，Ｄ１，Ｄ２，Ｄ３，Ｂ１，Ｂ２，Ｈ１，Ｈ２］
Ｔ

φｊｕ（Ｘ） [＝ｍａｘ ｈｊｕ（Ｘ），
λｊ]ｒ

式中　λｊ———拉格朗日乘子
ｒ———惩罚因子　　ｍ———约束总数
ｍｅ———等式约束个数

则其第 ｋ＋１次乘子迭代公式为
λｋ＋１ｊ ＝λｋｊ－［ｈ

ｊ
ｕ］
ｋ

（１０）
算法的终止条件采用相邻２个 Ｌ（Ｘ，λｊ）值的乘子函
数的相对变量

｜｛Ｌ（Ｘ，λｋｊ）－Ｌ（Ｘ，λ
ｋ－１
ｊ ）｝／

Ｌ（Ｘ，λｋ－１ｊ ）｜≤ε２ε２＜１０
－４

（１１）
则拉格朗日函数式（９）的极值存在条件为

Ｌ
Ｘｉ
＝０　（ｉ＝１，２，…，２３）

Ｌ
λｊ
＝０　（ｊ＝１，２，…，３６









 ）

（１２）

式中　ｉ———变量个数　　ｊ———约束个数
联立上述方程可求解出 即为所求问题。为了

计算机直接迭代寻优方便，可引入一个松弛变量

ω［２０］ｖ ，根据式（１２）构造新函数（１３）根据收敛准则得
出近似最优解。

ｗ (＝ Ｌ
 )Ｘ

２

＋∑
３６

ｊ＝
(

１

Ｌ
λ )
ｊ

２

＋∑
３６

ｖ＝
(

１

Ｌ
ω )

ｖ

２

（ｕ∈Ｎ）

（１３）
基于拉格朗日乘子法的液压挖掘机工作装置结

构动态优化的基本流程如图５所示。
优化初始条件：ｆ２－１ｅ＝１３２４Ｈｚ，ｆ

０
２ ＝８６２６Ｈｚ，

其中，ｆ０２表示结构初始２阶固有频率。
针对所建立的工作装置结构动态优化目标函数

和求解流程，利用 Ｍａｔｌａｂ编写程序构造乘子函数及
迭代求解程序，根据初始值及收敛准则进行寻优求

解，目标函数值与迭代次数 ｎ的优化关系如图 ６所

图 ５　基于拉格朗日乘子法的工作装置结构

动态优化基本流程

Ｆｉｇ．５　Ｂａｓｉｃｆｌｏｗｏｆｓｔｒｕｃｔｕｒｅｄｙｎａｍｉｃｏｐｔｉｍｉｚａｔｉｏｎｆｏｒ

ｗｏｒｋｉｎｇｄｅｖｉｃｅｂａｓｅｄｏｎＬａｇｒａｎｇｅｍｕｌｔｉｐｌｉｅｒｍｅｔｈｏｄ
　

图 ６　迭代次数 ｎ与工作装置 ２阶固有频率关系

Ｆｉｇ．６　Ｒｅｌａｔｉｏｎｓｈｉｐｂｅｔｗｅｅｎｎｕｍｂｅｒｏｆｉｔｅｒａｔｉｏｎｓｎａｎｄ

ｓｅｃｏｎｄｏｒｄｅｒｎａｔｕｒａｌｆｒｅｑｕｅｎｃｙｏｆｗｏｒｋｄｅｖｉｃｅ
　
示。液压挖掘机工作装置结构优化前后设计参数、

２阶固有频率 ｆ２、最大动应力 δｄ、最大动移 δｄｍａｘ比较
如表３所示。图７表示工作装置优化前后动力学响
应结果云图，２阶固有频率 ｆ２提高了 ２５８８％，最大
动应 力 降 低 了 ５４０７％，最 大 动 位 移 减 少 了
５４９４％，提高了结构的刚度，降低了结构的变形，提
高了结构的稳定性与可靠性。优化后的结构质量减

轻了２４０６０２ｋｇ，比原设计减少钢材１２９％，且由于
质量减轻使臂架机构的运动更加灵活。

５　结论

（１）利用模态分析、简谐振动响应分析确定影
响液压挖掘机工作装置动态性能的关键模态频率

ｆ２。并以此作为动态优化的目标函数。
（２）通过结构灵敏度分析，可以方便地确定对

结构动态特性影响最大的结构设计参数，作为优化

设计变量，并能够有效地辨别出影响动态性能的薄
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　　 表 ３　拉格朗日乘子法动态优化前后设计参数、２阶固有频率 ｆ２、最大动应力 δｄ、最大动位移 δｄｍａｘ比较

Ｔａｂ．３　Ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎｏｆｄｅｓｉｇｎｐａｒａｍｅｔｅｒｓ，２ｏｒｄｅｒｎａｔｕｒａｌｆｒｅｑｕｅｎｃｙｆ２，ｔｈｅｍａｘｉｍｕｍｄｙｎａｍｉｃｓｔｒｅｓｓδｄｃｏｍｐａｒｉｓｏｎ

ａｎｄｍａｘｉｍｕｍｄｙｎａｍｉｃｄｉｓｐｌａｃｅｍｅｎｔｂｅｆｏｒｅａｎｄａｆｔｅｒＬａｇｒａｎｇｅｍｕｌｔｉｐｌｉｅｒｍｅｔｈｏｄｄｙｎａｍｉｃｏｐｔｉｍｉｚａｔｉｏｎ

　项目 Ｘ１／ｍｍ Ｘ２／ｍｍ Ｘ３／ｍｍ Ｘ４／ｍｍ Ｘ５／ｍｍ Ｘ６／ｍｍ Ｘ７／ｍｍ Ｘ９／ｍｍ Ｘ１０／ｍｍ Ｘ１４／ｍｍ Ｘ１６／ｍｍ Ｘ１７／ｍｍ θａ／（°） θｂ／（°）

原设计值 １００５ １７２６６ １７３０２ ２１５０ ３７１０ １６４３８ １７８０２ １７２０ １５４２８ １７６５ ２０４４２ ２４１２ ５４ ２４

优化值 １３３７ １６５７５ １７８９ １９８６ ３２２０ １４９５９ ２０１５２ １６１０ １４７１８ １６３０ １９７８８ ２３４５ ４７ ２６

变化率／％ ４４８ －４０ ３４ －７６ －１３２ －９０ －１３２ －６４ －４６ －７６ －３２ －２８ －１２ ８７

　项目 θｃ／（°） Ｔ１／ｍｍ Ｔ２／ｍｍ Ｄ１／ｍｍ Ｄ２／ｍｍ Ｄ３／ｍｍ Ｂ１／ｍｍ Ｂ２／ｍｍ Ｈ１／ｍｍ Ｈ２／ｍｍ ｆ２／Ｈｚ
δｄ

／ＭＰａ

δｄｍａｘ

／ｍｍ

原设计值 １２４ １０ １２ １１５ １００ ９０ ３０５ ２７５ ６８ ４８ ８６２６ －３２４４ ３４１４

优化值 １１９ ８８ ９８ １２０ ９５ ８６ ２９５ ２６７ ５６８ ４２ １０８６ －１６３０ １５６８

变化率／％ －３６ －１２４ －１８２ －５２ －４６ －４０ －３４ －３０ －１６５ １３ ２５８８ －４９７５ －５４０７

图 ７　扩展拉格朗日动态优化前后工作装置动力学响应云图

Ｆｉｇ．７　ＤｙｎａｍｉｃｒｅｓｐｏｎｓｅｃｌｏｕｄｏｆｗｏｒｋｉｎｇｄｅｖｉｃｅｂｅｆｏｒｅａｎｄａｆｔｅｒａｕｇｍｅｎｔｅｄＬａｇｒａｎｇｅｄｙｎａｍｉｃｏｐｔｉｍｉｚａｔｉｏｎ
（ａ）优化前动应力云图　（ｂ）优化后动应力云图　（ｃ）优化前动位移云图　（ｄ）优化后动位移云图

　
弱部位及修改方向。

（３）将扩展拉格朗日乘子法用于液压挖掘机工
作装置结构的动态优化设计，通过编程构造了乘子

函数，求解结果表明该方法收敛速度快，求解精度

高，比通常的惩罚函数法更适于求解结构动态优化

问题。

（４）以有限元模态分析为基础，结合适当的动
态优化方法能够提高结构的刚度，降低了结构的变

形，对于提高机械产品结构的稳定性与可靠性具有

重要意义。
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２５２（４）：７１７－７２７．
１６　杨为，王家序，秦大同．液压挖掘机工作装置固有频率的试验灵敏度［Ｊ］．农业机械学报，２００６，３７（２）：２１－２４．

ＹａｎｇＷｅｉ，ＷａｎｇＪｉａｘｕ，ＱｉｎＤａｔｏｎｇ．Ｉｎｖｅｓｔｉｇａｔｉｏｎｏｎｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔａｌｓｅｎｓｉｔｉｖｉｔｙｏｆｗｏｒｋｄｅｖｉｃｅｎａｔｕｒａｌｆｒｅｑｕｅｎｃｙｏｆｈｙｄｒａｕｌｉｃ
ｅｘｃａｖａｔｏｒ［Ｊ］．ＴｒａｎｓａｃｔｉｏｎｓｏｆｔｈｅＣｈｉｎｅｓｅＳｏｃｉｅｔｙｆｏｒＡｇｒｉｃｕｌｔｕｒａｌＭａｃｈｉｎｅｒｙ，２００６，３７（２）：２１－２４．（ｉｎＣｈｉｎｅｓｅ）

１７　李国超，简弃非，刘海燕．非线性约束在柴油机缸径与活塞行程优化设计中的应用［Ｊ］．华南理工大学学报：自然科学版，
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１９　梁晶晶，李瑞琴，任家骏，等．新型行星锥齿轮无级变速传动机构参数优化［Ｊ］．机械设计，２０１３，３０（３）：４９－５２．
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ｔｒａｎｓｍｉｓｓｉｏｎｍｅｃｈａｎｉｓｍ［Ｊ］．ＪｏｕｒｎａｌｏｆＭａｃｈｉｎｅＤｅｓｉｇｎ，２０１３，３０（３）：４９－５２．（ｉｎＣｈｉｎｅｓｅ）

２０　贺孝梅，刘初升，张成勇．基于增广拉格朗日乘子法的大型振动筛动态优化设计［Ｊ］．中国矿业大学学报，２００９，３８（１）：８０－８２．
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Ｌａｇｒａｎｇｉａｎｍｅｔｈｏｄ［Ｊ］．ＪｏｕｒｎａｌｏｆＣｈｉｎａＵｎｉｖｅｒｓｉｔｙｏｆＭｉｎｉｎｇ＆Ｔｅｃｈｎｏｌｏｇｙ，２００９，３８（１）：８０－８２．（ｉｎＣｈｉｎｅｓｅ）
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２．ＳｃｈｏｏｌｏｆＭｅｃｈａｎｉｃａｌＥｎｇｉｎｅｅｒｉｎｇ，ＮｉｎｇｂｏＵｎｉｖｅｒｓｉｔｙｏｆＴｅｃｈｎｏｌｏｇｙ，Ｎｉｎｇｂｏ３１５０１６，Ｃｈｉｎａ）

５３第 ４期　　　　　　　　　　　　李发宗 等：基于模态分析的液压挖掘机工作装置动态优化设计
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