
２０１４年 ３月 农 业 机 械 学 报 第 ４５卷 第 ３期

ｄｏｉ：１０．６０４１／ｊ．ｉｓｓｎ．１０００１２９８．２０１４．０３．００３

具有平衡摇臂悬架的丘陵山区动力平台转向系统

高巧明１　高　峰１　赖永裕２　徐国艳１　丁能根１

（１．北京航空航天大学交通科学与工程学院，北京 １００１９１；２．广西壮族自治区农业机械鉴定站，南宁 ５３０００１）

摘要：为适应丘陵山区地形和不同农作物的农艺特点，提出一种具有平衡摇臂悬架和 Ｈ型传动的可变地隙和轮距

的动力平台，该平台采用无转向梯形的四轮全液压转向，转向方式为同侧两车轮采用对称角度的偏转转向，以减小

转弯半径并实现同辙转向。采用遗传算法优化左、右转向油缸的位移关系，以实现阿克曼转向。为避免运动干涉，

参照同轴距普通拖拉机的最小转弯半径确定车轮极限转角。当变地隙后车轮绕主销偏转，平台的轴距发生改变和

变轮距后轮距发生改变后，可根据几何关系重新确定车轮在水平面内有效转角与转向油缸位移的关系，讨论了变

地隙和变轮距满足阿克曼转向的条件。实验结果表明，设计的转向系结构和转向策略是合理的和可行的。
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　　引言

为解决无转向梯形车辆转向时各转向轮之间转

角的协调问题，采用几何关系、遗传算法优化等技术

手段，对丘陵山区动力平台的转向系统加以研究，以

满足阿克曼转向关系
［１］
。除传统的转向梯形外，一

些车辆和工程机械为便于布置或满足结构的其它需

要，有时采用全液压转向系统
［２－３］

。全液压转向系

统向节能、重型化和高速化等方向发展
［４－６］

。一般

的全液压转向系统在转向时４个转向油缸输出位移
相同；较为昂贵的工程机械和大型拖拉机为满足阿

克曼转向关系，一般采用电液比例控制全液压转向

系统，但其缺点是成本高、系统复杂，且需要设计专

门的转向路感装置
［７－１０］

。

为适应丘陵山区不同农作物的农艺特点需要，

提出一种适用于丘陵地带的具有平衡摇臂悬架和

Ｈ型传动的可变地隙与轮距动力平台 （Ｈｉｌｌｙｐｏｗｅｒ
ｃｈａｓｓｉｓｗｉｔｈ ｖａｒｉａｂｌｅｇｒｏｕｎｄ ｃｌｅａｒａｎｃｅａｎｄ ｗｈｅｅｌ
ｔｒａｃｋ，ＶＩＩＨＰＣ）。

１　ＶＩＩＨＰＣ构型与转向原理

１１　ＶＩＩＨＰＣ构型
ＶＩＩＨＰＣ采用结构紧凑的 Ｈ型传动路线，可根

据道路或作业环境，利用自身液压系统实现无级可

变地隙和轮距。该平台结构形式和技术参数分别如

图１和表１所示。

图 １　ＶＩＩＨＰＣ模块化结构

Ｆｉｇ．１　ＶＩＩＨＰＣｍｏｄｕｌａｒｓｔｒｕｃｔｕｒｅ
　

表 １　ＶＩＩＨＰＣ技术参数

Ｔａｂ．１　ＶＩＩＨＰＣｔｅｃｈｎｉｃａｌｐａｒａｍｅｔｅｒｓ

参数 数值

质量／ｋｇ １３００

发动机型号 ＫＭ３８５ＢＴ

发动机功率／ｋＷ １８５０

传动结构 Ｈ型

转向系统 全液压转向

轮距／ｍｍ １３００～１９００

摇臂转角／（°） １７２ ０ －１７８２

可变地隙 地隙／ｍｍ ３１０ ５１０ ７１０

轮距／ｍｍ １５８６ １５９６ １４８２

　　ＶＩＩＨＰＣ由中间部分、平衡摇臂悬架、两侧驱动
桥和转向系统组成。驱动桥由前后摇臂和分动箱组

成。中间部分主要由发动机、车身部分组成；平衡摇

臂悬架由左右平衡轮、左右拉杆、平衡杠杆组成。动



力由中间部分通过差速器传递到左右驱动桥，有效

地改善了负重时的牵引性和通过性。平衡摇臂悬架

连接左右驱动桥、中间部分形成一个整体，同时在遇

到路面起伏时，确保中间部分始终处于两侧驱动桥

的角平分线上。

当遇到不同要求的农艺地隙和垄宽的农作物

时，ＶＩＩＨＰＣ可利用自身动力驱动液压系统实现无
级可变地隙和轮距。在变轮距时，两侧的驱动桥沿

着平衡轮上的导向柱内外滑动实现轮距无级可变，

如图２所示。

图 ２　轮距调整示意图

Ｆｉｇ．２　Ｔｒａｃｋａｄｊｕｓｔｍｅｎｔｄｉａｇｒａｍ
（ａ）最小轮距　（ｂ）最大轮距

　
在变地隙时，油缸驱动后摇臂旋转，由于前后摇

臂之间装配了一套齿轮驱动的角平分机构，保证了

同幅度摆动，进而实现地隙变化，如图３所示。

图 ３　地隙调整示意图

Ｆｉｇ．３　Ｇｒｏｕｎｄｃｌｅａｒａｎｃｅａｄｊｕｓｔｍｅｎｔｄｉａｇｒａｍ
（ａ）最小地隙　（ｂ）最大地隙

　

１２　转向原理
由于 ＶＩＩＨＰＣ没有转向梯形机构，故采用机械

内反馈开心无反应系统式全液压 ＢＺＺ型摆线转阀
式转向器构成的全液压转向系统，转向采用同辙转

向。

１２１　转向系统原理
全液压转向系统由方向盘、转向柱、全液压转向

器、油泵、单向稳定分流阀、转向油缸等元件组成。

液压原理图如图４所示。
全液压转向的过程一般由“中立”、“转向”、“随

动”３个阶段组成。当全液压转向器的控制阀处于

图 ４　液压原理图

Ｆｉｇ．４　Ｈｙｄｒａｕｌｉｃｓｃｈｅｍａｔｉｃｄｉａｇｒａｍ
１．全液压转向器　２．提升器　３．定量泵　４．单向稳定分流阀　

５．后轮转向油缸　６．前轮转向油缸
　

中立位置时，车辆以直线或以某特定的偏转角行驶。

当车辆转向时，方向盘带动定量泵工作，压力油经控

制阀进入转向油缸的腔体，推动活塞移动，带动转向

轮转弯。４个转向油缸串联以保证同步运动。
１２２　同辙转向理论

同辙转向是全轮转向方式的一种，后轮附加转

向既可以同向也可以反向。为了表达这一关系，引

入转向角比这一概念，用符号 ＫＬ来表示，即

ＫＬ＝
δｒ
δｆ

（１）

式中　δｆ、δｒ———前、后轮转向角
前轮转向，后轮不转向时，ＫＬ＝０；前轮转向，后

轮同向转向时，ＫＬ＞０；前轮转向，后轮反向转向时，
ＫＬ＜０。

ＫＬ可以是个常数，也可以根据各种行驶参数变
化。当 ＫＬ ＝－１，即为同辙转向，当前后轮反向转
向，并且内侧和外侧轮都沿着两半径不同的同心圆

行驶的条件下，前后轮即能实现同辙，此时，前后转

向轮的转向角数值相等。如图５所示。

图 ５　同辙转向运动学模型

Ｆｉｇ．５　Ｓａｍｅｒｕｔｔｉｎｇｓｔｅｅｒｉｎｇｋｉｎｅｍａｔｉｃｍｏｄｅｌ
　

图中 Ｂ是左右转向节立轴间的距离，Ｌ是轴距，
α１是左前轮转向角，α２是左后轮转向角，β１是右前轮
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转向角，β２是右后轮转向角，Ｒ是车辆转弯半径，Ｌ１、
Ｌ２分别是转向中心沿车头方向与前后转向节立轴间
的距离。

同辙转向下，在车轮无侧滑的前提下转向角需

满足阿克曼转向关系式

ｃｏｔα１－ｃｏｔβ１＝
Ｂ
Ｌ１

（２）

ｃｏｔα２－ｃｏｔβ２＝
Ｂ
Ｌ２

（３）

对于 ＶＩＩＨＰＣ，各参数数值有如下关系：Ｌ１ ＝
Ｌ２＝Ｌ／２，α１ ＝α２ ＝α，β１ ＝β２ ＝β，Ｂ＝８００ｍｍ，
Ｌ＝１６００ｍｍ，摇臂处于水平状态时，可得

ｃｏｔα－ｃｏｔβ＝２ＢＬ
（４）

即 ｃｏｔα－ｃｏｔβ＝１ （５）
１２３　最小转弯半径要求

为避免运动干涉，需要确定车轮极限转角参数，

为此，参照同轴距普通拖拉机的最小转弯半径确定

油缸极限位移，转向圆半径不大于 ２８ｍ。利用四
轮转向最小半径的计算公式变换后计算

［１１］
，即

αｍａｘ (＝ａｒｃｃｏｔ －Ｂ
Ｌ (＋ ２Ｒ)Ｌ

２

槡 )－１ （６）

计算可得 αｍａｘ＝１９３０８８°，圆整取最大转向角
为２０°。

２　转向系统机构运动学优化

利用 ＵＧＳｉｍｕｌａｔｉｏｎＸ对转向执行机构进行运
动学建模与分析，通过 Ｍａｔｌａｂ的遗传算法工具优化
左、右转向油缸的位移关系，以实现阿克曼转向。通

过计算转向时内侧车轮理论转角与实际转角的偏差

求标准差 σ，衡量实际与理想特性曲线的接近程度。
２１　机构运动学分析

为更好地研究转向机构的布置方案，对 ＶＩＩ
ＨＰＣ的左前轮进行几何简化，如图６所示。

图 ６　两个不同位置的转向几何模型

Ｆｉｇ．６　Ｔｗｏｄｉｆｆｅｒｅｎｔｐｏｓｉｔｉｏｎｓｏｆｓｔｅｅｒｉｎｇｇｅｏｍｅｔｒｙｍｏｄｅｌ
　
图中 Ａ为油缸的缸套旋转中心，Ｏ为转向节竖

轴中心点，Ｂｉ为油缸活塞杆与转向节摇臂的安装点，

同时假设在车辆直线行驶时的最佳油缸安装位置条

件下，ｌ＝ｌ０，θ＝θ０。
首先确定参数 ｂ的数值；然后确定右转向工况

下，外侧车轮在１°～２０°范围内转向时，根据机构运
动的几何关系计算内侧车轮的实际转角，同时通过

阿克曼转向关系获得理论内侧车轮的转角，利用遗

传算法工具求得两者之间的误差最大值最小；最后，

在三角形 ＯＡＢｉ中，在 ｂ一定的条件下，只需确定一
条边和一个角度，即可获得确定的几何关系，选取

ａ、θ０作为设计变量进行优化。
根据三角形余弦定理有

ｌ２＝ａ２＋ｂ２－２ａｂｃｏｓθ （７）
推导可得

θ０ (＝ａｒｃｃｏｓ
ａ２＋ｂ２－ｌ２０
２ )ａｂ

（８）

ＶＩＩＨＰＣ采用的液压系统在转向时油缸活塞杆
伸缩长度相同，且车辆前部内外侧车轮转向时，转向

油缸伸缩方向相反。如在右转弯时，外侧车轮转向

油缸活塞杆收缩，角度变化 α，内侧车轮转向油缸活
塞杆推出，角度变化 β，假设长度变化值为 Δｌ，经
式（８）整理得

α (＝ａｒｃｃｏｓ
ａ２＋ｂ２－（ｌ０－Δｌ）

２

２ )ａｂ
（９）

β (＝ａｒｃｃｏｓ
ａ２＋ｂ２－（ｌ０＋Δｌ）

２

２ )ａｂ
（１０）

联立式（８）～（１０），消去 Δｌ可得实际转角 β计
算公式

β (＝ａｒｃｃｏｓ
２ｃ０（ｃ－ｃ０）

ａｂ
＋ｃｏｓ )α （１１）

其中 ｃ０＝ ａ２＋ｂ２－２ａｂｃｏｓθ槡 ０

ｃ＝ ａ２＋ｂ２－２ａｂｃｏｓ槡 α
由式（４）求得理论转角 β′为

β′ (＝ａｒｃｃｏｔｃｏｔα－２Ｂ)Ｌ （１２）

２２　转向机构优化
为找到油缸的最佳安装点以及摇臂与活塞推杆

的最佳初始角，使整个转向系统满足阿克曼转向，采

用 Ｍａｔｌａｂ遗传算法进行计算［１２－１３］
。

所建立优化模型为

ｘ＝（ｘ１，ｘ２）＝（ａ，θ０）
ｍｉｎｆ（ｘ）＝ｍｉｎ｛ｍａｘ｜β′ｉ－βｉ｜｝ （１３）
ｓ．ｔ．ｇ１（ｘ）＝θ３０－θ０≤０

ｇ２（ｘ）＝θ０－θ１２０≤０
ｇ３（ｘ）＝ａ－６００≤０
ｇ４（ｘ）＝３００－ａ≤０

选取 ｂ＝１１５ｍｍ，采用上述优化算法得到优化
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结果 ｘ１ ＝５３３８９ｍｍ、ｘ２ ＝６１５２°。根据此优化结
果，内侧车轮的实际转角和理论转角之间的关系及

偏差曲线分别如图７、８所示。

图 ７　理论转角与实际转角曲线

Ｆｉｇ．７　Ｔｈｅｏｒｅｔｉｃａｌａｎｄｐｒａｃｔｉｃａｌｓｔｅｅｒｉｎｇａｎｇｌｅｃｕｒｖｅ
　

图 ８　理论转角与实际转角偏差曲线

Ｆｉｇ．８　Ｔｈｅｏｒｅｔｉｃａｌａｎｄｐｒａｃｔｉｃａｌｄｅｖｉａｔｉｏｎｏｆ

ｉｎｓｉｄｅｗｈｅｅｌｓｔｅｅｒｉｎｇａｎｇｌｅ
　

为衡量该角度是否满足设计要求，对内侧车轮

转角理论与实际的角度偏差求标准差 σ，从而衡量
实际与理想特性曲线的接近程度，标准差 σ愈小则
认为愈满足无侧滑条件

［１１］
。计算公式为

σ＝ １
ｎ∑

ｎ

ｉ＝１
（β′ｉ－βｉ）槡

２
（１４）

式中　βｉ———理想的外导向轮转角，（°）

β′ｉ———外导向轮实际转角，（°）
ｎ———所取的点数

图 ９　左前轮转向执行机构布置

Ｆｉｇ．９　Ｌｅｆｔｆｒｏｎｔｗｈｅｅｌｓｔｅｅｒｉｎｇｉｍｐｌｅｍｅｎｔｉｎｇａｇｅｎｃｉｅｓ
（ａ）左转　（ｂ）直行　（ｃ）右转

得到标准差 σ＝１６９６７°，已满足 σ＜２°的设计
要求。因此，经数据圆整，转向执行机构布置如图 ９
所示。

３　不同工况下的转向参数变化分析

由于 ＶＩＩＨＰＣ可依据作业工况改变地隙和轮
距，转向系统的各参数特性将会随之发生变化，其中

车轮在水平面内的有效转角与转向油缸位移的关系

需根据几何关系重新确定。变地隙和变轮距后平台

的轴距和轮距发生改变，需重新讨论满足阿克曼转

向的条件。

３１　变地隙后转向角的变化
在变地隙后，摇臂旋转角度 ψ，车辆转向后轮胎

的水平面内转向角相应发生了变化，假设在车辆左

前轮转向角为 α的前提下，建立模型如图１０。

图 １０　变地隙前后转向角变化模型

Ｆｉｇ．１０　Ｓｔｅｅｒｉｎｇａｎｇｌｅｃｈａｎｇｅｓｍｏｄｅｌｓ
　
其中：Ｏ是左前轮转向节立轴点，Ｐ点是轮胎的

对称中心点，ＯＰ是左前轮的旋转中心线，长度为 ｍ，
Ｑ点是左前轮轮胎平面的水平面投影线与车辆行进
速度方向的交点，α是 ＰＱ和 ＯＱ的夹角（转向角），
ＰＱ长度为 ｎ，ＯＱ长度为ｋ；当地隙改变后，摇臂旋转
过 ψ，Ｑ点旋转后投影到水平面上得到 Ｑ′，ＰＱ′长度
为 ｎ′，ＯＱ′长度为 ｋ′，α′是 ＰＱ′和 ＯＱ′的夹角，而 ＯＰ
的长度 ｍ不发生变化，同时有

ｎ′＝ｎｃｏｓψ （１５）
ｋ′＝ｋｃｏｓψ （１６）

ｃｏｓα′＝ｎ′
２＋ｋ′２－ｍ２

２ｎ′ｋ′
（１７）

将式（１５）、（１６）代入式（１７）可得

ｃｏｓα′＝（ｎｃｏｓψ）
２＋（ｋｃｏｓψ）２－ｍ２

２ｎｃｏｓψｋｃｏｓψ
（１８）

在 α＝２０°，ψ＝０°时，测量得到 ｍ＝１２８８ｍｍ，
ｎ＝３６２８ｍｍ，ｋ＝３７５３ｍｍ。在 α＝２０°，α′与 ψ变
化关系如图１１所示。

从图１１可以看出，在变地隙后，摇臂的旋转引
起的转向角 α与其转向后轮胎的水平面内转向角
α′对应变化呈抛物线形状。随着摇臂旋转幅度的加
大，相差幅度也在增大，但变化幅度在 １°以内，即
５％以内，且是两侧的转向轮同时发生的角度变化，
且变化趋势相同。可以认为在变地隙后转向角的变
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图 １１　变地隙过程中车轮转角水平面投影变化曲线

Ｆｉｇ．１１　Ｓｔｅｅｒｉｎｇａｎｇｌｅｃｕｒｖｅｄｕｒｉｎｇｃｈａｎｇｉｎｇ

ｇｒｏｕｎｄｃｌｅａｒａｎｃｅ
　
化不会对车辆的转向造成显著的影响。

３２　变地隙后轴距的变化
在地隙变化过程中，ＶＩＩＨＰＣ的轴距将相应发

生变化。为研究这一过程，首先需要确定参考坐标

系位置，如图１２所示。

图 １２　参考坐标系

Ｆｉｇ．１２　Ｃｏｏｒｄｉｎａｔｅｓｙｓｔｅｍ
　
参考坐标系原点选定于整车纵向对称面与差速

器输出半轴中心线的交点处，其中：ψ为摇臂摆角；
Ｏａ是摇臂旋转中心，ψｗ为车轮中心与 Ｏａ连线与水平
面的夹角；Ｌａ为 Ｏａ到车轮中心的距离；Ｌ为轴

距
［１４－１５］

。

轴距 Ｌ随着摇臂旋转 ψ的变化关系式为
Ｌ＝２［｜Ｏａｘ｜＋Ｌａｃｏｓ（ψｗ＋ψ）］ （１９）

各参数的值如 Ｏａｘ＝－１３２ｍｍ（即 Ｏａ的 Ｘ坐标
值），ψｗ＝７２７°，Ｌａ＝６７１ｍｍ，代入各值，分析结果
如图１３所示。

由图１３可见，在变地隙过程中，摇臂摆角 ψ在
（－１７°，１７°）之间变化，轴距 Ｌ在 １４８７～１６０６ｍｍ
之间变化，变化幅度小于７４％。
３３　不同工况下的转向分析

ＶＩＩＨＰＣ的不同工况对应了不同的地隙和轮
距，按照式（４）可以看出，整车的转向关系也发生了
变化。下面对几个极限状态进行讨论。

在变地隙过程中，摇臂转角 ψ在（－１７°，１７°）

图 １３　变地隙过程中轴距变化曲线

Ｆｉｇ．１３　Ｗｈｅｅｌｂａｓｅｃｈａｎｇｅｓｄｕｒｉｎｇｃｈａｎｇｉｎｇ

ｇｒｏｕｎｄｃｌｅａｒａｎｃｅ
　
之间变化时，轴距Ｌ在（１４８７ｍｍ，１６０６ｍｍ）之间变
化，变化幅度小于 ７４％，轮距不发生变化。由
式（４）可知，转向系统近似满足阿克曼转向关系。

在变轮距过程中，轮距在（１３００ｍｍ，１９００ｍｍ）
之间变化，转向节立轴间距离Ｂ在（８００ｍｍ，１４００ｍｍ）
之间变化，变化幅度较大，由式（４）可以看出，转向
关系将会发生较大变化。在２２节中已通过设计保
证在 ψ＝０°，Ｂ＝８００ｍｍ时，整车的转向符合阿克曼
转向关系。取最大轮距 Ｂ＝１４００ｍｍ，最高地隙，即
摇臂转角 ψ＝１７°，轴距 Ｌ＝１４８７ｍｍ时的工况进行
分析，忽略地隙引起的轴距和转向角变化对转向关

系的影响，参照式（１１）进行实际转角计算，式（１２）
理论转角计算结果如图１４。

图 １４　轮距地隙最大时理论与实际转角曲线

Ｆｉｇ．１４　Ｔｈｅｏｒｅｔｉｃａｌａｎｄｐｒａｃｔｉｃａｌｒｏｔａｔｉｏｎｃｕｒｖｅｉｎ

ｍａｘｉｍｕｍｔｒａｃｋａｎｄｇｒｏｕｎｄｃｌｅａｒａｎｃｅ
　
从图１４中可以看出，在外侧车轮转向角 α为

１１°时，满足阿克曼转向关系理论转角与实际转角相
差４８９°，此时 σ＝１６３７６°，满足设计要求。因此，
在最大轮距工况下，在外侧车轮转向角大于 １１°时，
将会产生车轮侧滑的情况，在行驶过程中易造成运

行不稳定的状况。

在遇到剪刀路面时（在实际工况中主要是由路

面的不平度造成的，相对于变地隙和变轮距而言对
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整车的影响可认为是瞬态），为通过此类地形，两侧

驱动桥在平衡摇臂的作用下同样呈现类似剪刀张开

形式的运动以保证所有轮胎均与地面接触，中间部

分处于两者的角平分线上，左右转向轮的转向平面

将不重合。行驶瞬时姿态如图１５所示。
在３１节中讨论了在变地隙后转向过程中，平

台水平面内有效转角的变化较小，可以认为在剪刀

路面上，虽然左右车轮转向平面不重合，但从俯视图

上各车轮的转向轮位置相对变化不大，且中间部分

处于两侧驱动桥的角平分线上，因此近似认为转向

时仍然能够满足原有的转向关系。

图 １５　剪刀路面行驶姿态

Ｆｉｇ．１５　Ｄｒｉｖｉｎｇｐｏｓｔｕｒｅｉｎｓｃｉｓｓｏｒｓｒｏａｄ
（ａ）整车姿态　（ｂ）剪刀路面俯视图

　

４　实验

对转向系统采用ＧＢ／Ｔ３８７１５—２００６农业拖拉
机试验规程进行测试，在轮距为１３００ｍｍ，ψ＝０时，
最小转向圆半径为２８５ｍ，地面无明显的轮胎侧向
刮蹭痕迹；在轮距为１９００ｍｍ，ψ＝０时，在最大转向
角度条件下，地面出现明显轮胎刮蹭痕迹。综上，整

　　

车符合设计和使用要求，实验现场如图１６所示。

图 １６　整车实验现场图

Ｆｉｇ．１６　Ｖｅｈｉｃｌｅｔｅｓｔ
　

５　结论

（１）ＶＩＩＨＰＣ主要针对丘陵地带复杂地形和小
地块设计，其转向性能的优劣直接关系到整机设计

的成败。本文针对丘陵山区拖拉机动力平台转向系

统无转向梯形的结构特点，采用了全液压转向方案，

并采用遗传算法优化左、右转向油缸的位移关系，以

实现阿克曼转向。

（２）在变地隙过程中，摇臂摆动引起水平面内
转向角与车轮转角的变化在 ５％以内，对转向关系
相对较小；轴距的变化对转向角的影响在 ７４％以
内，同样相对较小。

（３）在变轮距过程中，转向机构是否符合阿克
曼转向关系影响程度较大，经分析在最大轮距时，转

向角在０～１１°时，转向仍然可满足阿克曼转向。
（４）在剪刀路面或遇到路面不平的情况下，转

向机构仍然可满足阿克曼转向。
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