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摘　要：针对履带车辆转向时的直驶滚动阻力、转向离心阻力、直驶加速阻力、转向刮土阻力和

转向加速阻力等对转向动态特性的影响，以良好路面（如水泥路、农村公路）上的中心转向、液压转

向调速系统工作压力和其最高安全压力关系研究为基础，采用零差速式液压转向综合传动，合理匹

配转向传动机构，得到了能够保障车辆应对各种转向工况时的工作压力。试验表明：工作压力为最

高安全压力的６０％～８０％时，可保障车辆具有良好的动态转向稳定性。
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　　履带车辆转向时的直驶滚动阻力、转向离心阻

力、直驶加速阻力、转向刮土阻力和转向加速阻力等

对转向动态特性的影响很大，这也是目前在履带车

辆转向动态特性研究方面，国内外学者关注的热点

问题。笔者以良好路面（如水泥路、农村公路）上的

中心转向、液压转向调速系统工作压力和其最高安

全压力关系研究为基础，提出采用零差速式液压转

向综合传动方案，从合理匹配转向传动机构入手，研

究如何保障车辆应对不同转向工况时的工作压力，

从而达到动态转向的稳定性。
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１　履带车辆转向过程理论分析

１．１　转向运动学性能

履带车辆转向原理如图１所示，转向运动是在

沿行驶方向犞 的直线运动上，叠加一绕转向中心犗１

（运动的瞬时中心）的回转运动［１］。图１中：犉１、犉２

分别为内、外侧履带所需的牵引力；犉Ｒ
１
、犉Ｒ

２
分别为

内、外侧履带的滚动阻力；犕μ
为转向阻力矩。图２

是笔者所研究的履带车辆配装的综合传动原理图，

采用变矩器后分流的液压转向零差速式双流传动原

理。液压转向机构的核心部分由变量转向泵和定量

转向电动机组成液压转向容积调速回路［２］（简称液

压转向调速系统），实现履带车辆无级转向。

图１　履带车辆转向原理图

图２　综合传动原理图

根据综合传动工作原理，车辆转向半径犚与相

对转向半径ρ的表达式为

ρ＝
犚
犅
＝
１

２
×
犞２＋犞１
犞２－犞１

＝
１

２
×
狀ｊ２＋狀ｊ１
狀ｊ２－狀ｊ１

＝

１

２
×
犻ｓｈ１＋犻ｓｈ２
犻ｓｈ１－犻ｓｈ２

＝
犽犻ｚ
２犻ｂｎ

＝
犽犻ｐ犻Ｍ犻Ｌ
２犻ｂｎ

×
犞ｇｍ
犞ｇｐ×ηｖ

， （１）

式中：下标１、２分别代表车辆转向行驶时的内、外

侧；ρ为车辆相对转向半径；犚 为车辆的转向半径，

ｍ；犅为履带中心距，ｍ；犞１、犞２分别为内、外侧履带

速度，ｋｍ／ｈ；狀ｊ为汇流行星排行星架转速，ｒ／ｍｉｎ；犽

为汇流行星排的特性参数（齿圈齿数犣ｑ与太阳轮齿

数犣ｔ之比）；犞ｇｐ为转向变量泵排量，ｍＬ／ｒ；犞ｇｍ为转

向定量电动机排量，ｍＬ／ｒ；ηｖ 为转向调速系统容积

效率；犻ｂｎ为直驶变速机构总传动比（从分流齿轮到汇

流行星排齿圈的传动比）；犻ｚ 为转向机构总传动比

（从分流齿轮到汇流行星排太阳轮的传动比）；犻Ｐ 为

从分流齿轮到转向泵的传动比；犻Ｍ 为转向电动机到

零轴的传动比；犻Ｌ 为零轴到太阳轮的传动比。

通过无级调节转向泵排量来控制转向电动机及

两侧汇流行星排太阳轮的转速与旋转方向，使综合

传动两侧输出产生转速差，从而实现车辆无级转向。

按照相对转向半径ρ的变化范围，将车辆转向范围

分为大半径区和小半径区。大半径区指从直驶即

ρ→∞（犚→∞）到围绕一侧履带转向ρ＝０．５（犚＝

犅／２）之间的转向。小半径区则指ρ为０～０．５。表１

是车辆在各挡行驶时的转向半径范围，理论上可实

现０．５０００＜ρ＜１．６１２４之外的所有转向范围。

表１　某履带车辆相对转向半径的理论范围
［３］

　挡位　 　犻ｂｎ　　 　　ρ　　 挡位　 　犻ｂｎ　　　　ρ　

０ ０ ≤０．５０００ ４ ０．９３９４≥４．７５３０

１ ２．７６９１ ≥１．６１２４ ５ ０．６５１７≥６．８５１３

２ １．９００２ ≥２．３４９８ ６ ０．４４７２≥９．９８４３

３ １．３６８９ ≥４．２６１６ －１ －２．０５００≥２．１７８０

车辆转向一周的最短时间（ｓ）：

狋ｍｉｎ＝
２π

ωｍａｘ
＝
２π犅

Δ犞ｍａｘ

＝
２π犅

（犞２－犞１）ｍａｘ
。 （２）

依据零差速式双流传动原理：在液压转向调速

系统容积效率基本不变的前提下，两侧车速差只与

转向功率流传动比有关，即只与转向泵排量变化有

关，而与直驶变速机构无关，各挡位下的转向一周最

短时间和最快转向角速度与空挡中心转向时基本相

同［４］。本例中心转向时Δ犞ｍａｘ设计约为８．１ｋｍ／ｈ，

中心转向一周的最短时间狋ｍｉｎ设计为１０ｓ。国内外

采用液压转向机构的军用履带车辆设计统计表明，

Δ犞ｍａｘ一般在 ３．５～１３．０ｋｍ／ｈ，多数在 ６．５～

１３．０ｋｍ／ｈ，相应ωｍａｘ约为０．６３～１．００ｒａｄ／ｓ；狋ｍｉｎ约

在５～１７ｓ，多数为６～１０ｓ。
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１．２　转向力学性能

履带车辆转向过程中，内侧履带所需牵引力犉１

和外侧履带所需牵引力犉２ 的计算公式
［５］：

犉１ ＝
犌
２
犳Ｒ（１－

２犞２

犵犚
·犺
犅
）＋
α

犵
（１＋ε）－μ

λ［ ］２ －

犑
犅
ｄω
ｄ狋
， （３）

犉２ ＝
犌
２
犳犚（１＋

２犞２

犵犚
·犺
犅
）＋
α

犵
（１＋ε）＋μ

λ［ ］２ ＋

犑
犅
ｄω
ｄ狋
。 （４）

转向阻力系数μ的经验公式

μ＝
μｍａｘ

０．９２５＋０１５ρ
。 （５）

式（３）（５）中：犌为车辆重量，Ｎ；犳Ｒ 为滚动阻力系数；α

为车辆中心的纵向加速度，ｍ／ｓ２；ε为质量增加系数；犑

为车辆绕中心犗的转动惯量，ｋｇ·ｍ
２；μｍａｘ为最大转

向阻力系数；λ＝犔／犅为车辆转向几何参数。

由式（３）、（４）可知，内、外侧履带上所需克服阻

力主要包括［６９］：直驶滚动阻力犳Ｒ
犌
２
，转向离心阻力

犌
２

２犞２

犵犚
犺
犅
，直驶加速阻力犌

２
α

犵
（１＋ε），转向刮土阻

力犌
２
μλ
２
和转向加速阻力 犑

犅
ｄω
ｄ狋
等５部分。在几乎

所有的常用转向范围内，转向阻力远大于滚动阻力。

车辆转向半径越小，其转向阻力越大，小半径转向时

的转向阻力远大于其直驶阻力。在广阔的大半径

区，内侧履带力均为负值，即起制动作用，而外侧履

带力起驱动车辆的作用。在车辆匀速转向过程中，

转向阻力由直驶滚动阻力和转向刮土阻力组成，其

中刮土阻力为主要阻力。在车辆变速转向过程中，５

种阻力中转向刮土阻力和转向加速阻力是主要

阻力。

图３是车辆在农村松软路面（犳Ｒ＝０．０８，μｍａｘ＝

０．８）转向时，内、外侧履带力（犉１、犉２）与直驶滚动阻力

犉Ｒ 的比值图。点画线代表用等速转向时，内、外侧履

带相对力图。犫线和犮线分别代表考虑转向离心阻力

影响时的内、外侧履带相对力图，犪线和犱线分别代表

考虑转向加速阻力时，内、外侧履带相对力图。

由图３可知：

１）空挡中心转向时，两侧履带速度大小相等、方

向相反。车辆中心速度为零，转向离心阻力为零。犫

线和犮线与相应点画线重合。

２）在几乎所有的转向范围内，转向阻力远大于

滚动阻力。等速中心转向时，履带上的转向阻力约

为直驶阻力的８～１０倍。在广阔的大半径区，内侧

履带力均为负值，即起制动作用，而外侧履带力起驱

动车辆的作用。内侧履带力为零时的相对转向半径

ρＬ 为车辆自由相对转向半径。当ρ＞ρＬ，内侧履带

力起驱动车辆的作用；而在小半径区，内、外侧履带

力均为推进力。

图３　转向行驶时内、外侧履带相对力图

６７８ 重 庆 大 学 学 报　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　第３１卷

欢迎访问重庆大学期刊网 http://qks.cqu.edu.cn



　　３）等速转向行驶时，低挡位（如空挡、１挡）转向

时，犫线和犮线与相应点画线基本重合，表明由转向

角速度引起的转向离心阻力对转向阻力的影响较

小，转向刮土阻力是转向阻力的主要组成；当使用

４挡以上挡位进行转向时，转向离心阻力应予以考

虑，５挡转向时，转向离心阻力已经与滚动阻力相

当，成为转向阻力中的重要组成部分。

４）军用履带车辆绕其中心犗的转动惯量较大，

致使因转向角加速引起的转向加速阻力非常大。图

中犪线和犱 线是转向角加速度为１．５ｒａｄ／ｓ２（急转

向）时的转向阻力，低挡位（如空挡、１挡）小半径急

转向时，总转向阻力即转向所需履带力超过地面附

着极限，车辆将因高速侧履带打滑而无法实现相应

的快速转向。

１．３　转向功率分析

发动机是车辆转向行驶的动力源泉，车辆理论

上的全部转向范围的实现受发动机功率约束。军用

履带车辆行驶路面复杂多变［１１］，在多数路面条件

下，尽管低挡时的转向阻力较大，但因其车速较低，

使得车辆在低挡位（空挡～３挡）转向所需总功率小

于发动机额定功率。而在高挡位转向时，转向所需

总功率均大于发动机额定功率。一般的功率分析仅

是进行了等速转向的功率分析，即不考虑转向加速

阻力、直驶加速阻力、转向离心阻力影响，若考虑车

辆转向是一个不等速的动态过程，则所需的转向功

率将进一步增大，车辆所能完成的转向范围将进一

步缩小。车辆在低挡位实现小半径快速转向，高挡

位实现大半径修正转向，也是符合车辆行驶安全要

求的。

国外转向负荷理论分析表明［１２１４］：尽管转向过

渡工况所占车辆行驶使用时间比例较小，但大转向

阻力与较高的功率传递对车辆和综合传动的工作可

靠性有重要影响。

２　车辆转向试验分析

２．１　空挡中心转向性能试验

图４、５分别是在良好铺装试验路面（犳Ｒ＝０．０５，

μｍａｘ＝０．４）上、车辆（配装２２．５ｔ）空挡转向时，液压

转向调速系统工作压力犘ｈ 和两侧履带速度犞１、犞２

动态响应曲线。

由图４、５可知：

１）车辆转向开始阶段的载荷变化较剧烈，犘ｈ 有

明显超调和波动，实测犘ｈ 峰值（３４ＭＰａ）和调节时

间均低于仿真输出。造成差别的主要原因是车辆转

向过程中，发动机与液力变矩器随着转向负荷的变

化自动调节，使得系统的工作稳定性好于仿真模型。

２）液压转向调速系统的工作压力犘ｈ 设计应留

有余量。在良好路面水泥路上（犳φ＝０．０３９，μｍａｘ＝

０．６８）的最高工作压力 犘ｈ 为其安全压力 犘ｈｍａｘ的

６０％～８０％为宜（Ｐｈｍａｘ一般为３５～６９ＭＰａ，本例设

为４５ＭＰａ）。为满足军用履带车基型车变型的需

要，基型车不宜超过７０％。如果该余量不足，将导

致车辆在困难路面，如松软土路上（犳φ＝０．０８，μｍａｘ＝

０．８）转向时，犘ｈ 超过犘ｈｍａｘ，致使车辆转向动力不

足，车辆无法实现中心转向。即便在良好路面上，车

辆转向开始阶段的载荷变化也较剧烈，犘ｈ 有明显超

调和波动，因此，设计一定压力余量以保障车辆克服

转向冲击负荷，快速、平稳、顺利地实现各种转向。

３）由零差速式综合传动原理可知，车辆空挡中

心转向属于不稳定转向过程，转向阻力大的一侧履

带速度降低，同时另一侧履带速度升高（如图５中７ｓ

以后的实测车速）。

图４　工作压力犘ｈ 动态响应曲线

图５　两侧履带速度动态响应曲线
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２．２　转向期间换挡动态特性分析

车辆转向期间换挡过程是复杂、时变、非线性过

程，实车试验是车辆传动系统设计中不可缺少的重

要环节。图６是在试验路面上，车辆２挡（犆Ｈ、犆１ 离

合器结合）最小半径转向期间降至１挡（犆Ｌ、犆１ 离合

器结合）的动态过程。图７是在试验路面上，车辆

３挡（犆Ｌ、犆２ 离合器结合）最小半径转向期间跳降至

１挡（犆Ｌ、犆１ 离合器结合）的动态过程。

图６　车辆在２挡小半径转向降至１挡时的动态响应试验曲线

图７　车辆在３挡最小半径转向降至１挡时的动态响应试验曲线
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　　据图６、７试验结果分析：

１）降挡过程中，驾驶员减油门，使得发动机和变

矩器涡轮转速迅速减小，车辆转向加速度迅速减小，

车辆转向加速阻力为负，抵消了因转向半径减小而

增大的转向刮土阻力，使得车辆总的转向阻力下降，

进而转向调速系统工作压力显著下降。但随着车辆

换挡过程结束，车辆进入到低挡位转向工况，转向加

速阻力减小，转向刮土阻力增大，转向调速系统工作

压力增大至稳定。

２）车辆转向期间降挡，两侧履带速度迅速下降，

车辆承受较大冲击，转向调速系统工作压力犘ｈ超调

大。如图７所示，车辆在３挡转向期间跳降至１挡

时的犘ｈ超调量更大。

３）车辆转向期间降挡开始阶段，因综合传动有

换档动力中断，车辆处于短暂的空挡转向阶段，车辆

所需总的驱动力减小，使得液力变矩器的负荷减小，

液力变矩器瞬时转速升高。随者发动机油门的减

小，发动机转速和变矩器涡轮转速减小。换挡过程

结束，油门增大，发动机转速和涡轮转速增大。

２．３　车辆直驶稳定性试验分析

直驶稳定性是指车辆在平直的硬路面上不修正

方向行驶的稳定性。理论上，直驶时综合传动零轴

左右两端将承受来自地面的大小相等、方向相反的

负荷转矩，使零轴制动，保证车辆直驶稳定性。但由

于行驶过程中两侧地面阻力不等，综合传动左右转

向结构不对称（见图２），右零轴后传动机构比左零

轴后传动机构多一级外啮合齿轮副及相应的２个轴

承摩擦副，所以即使车辆两侧地面阻力相同，左右零

轴的受力也不等。若零轴承受的由地面负荷差和机

构不对称而产生的负载转矩大于液压转向调速系统

的闭锁转矩，转向电动机开始旋转，将引起或加剧车

辆向阻力大的一侧跑偏［１５］。

图８为综合传动直驶跑偏台架试验图。综合传

动在工作温度为９０℃、转向泵排量为零等条件下，

不同单侧施加转矩时转向电动机转速的台架试验

结果。

图８　单侧施加Δ犜时的转向电动机转速

　　台架试验表明，在综合传动单侧施加转矩小于

６００Ｎ·ｍ时，电动机没有稳定转速输出，液压转向调

速系统具有满足要求的闭锁能力。根据车辆结构参

数推算车辆在两侧履带附着系数相差０．０４６条件

下，依然具有良好的直驶稳定性。

３　结　论

１）车辆转向阻力主要包括直驶滚动阻力、转向

离心阻力、直驶加速阻力、转向刮土阻力和转向加速

阻力等５部分。履带车辆采用液压无级转向，其机

动性能和抗冲击性能良好，可以满足设计要求。经

多台车辆近１０万ｋｍ实车试验表明，该设计能较好

保证车辆在各种工况下准确可靠实现所需转向

功能。

２）在良好路面（如水泥路、农村公路）上中心转

向时的液压转向调速系统设计工作压力约为其最高

安全压力的６０％～８０％较好，能够保障军用履带车

辆应对各种转向工况。
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３）采用零差速式液压转向综合传动，通过合理

匹配液压转向调速系统至车辆主动轮的传动机构，

可以保障车辆具有良好的直驶稳定性。
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态性能仿真 ［Ｊ］．农业机械学报，２００２，３３（１）：３２３５．

ＦＥＮＧ ＮＥＮＧＬＩＡＮ，ＺＨＥＮＧ ＭＵＱＩＡＯ，ＭＡＢＩＡＯ．

Ｍｏｄｅｌｉｎｇａｎｄｓｉｍｕｌａｔｉｏｎｏｆｄｙｎａｍｉｃｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅｏｆａｈｙｄｒｏ

ｍｅｃｈａｎｉｃａｌｔｒａｎｓｍｉｓｓｉｏｎｓｙｓｔｅｍ ［Ｊ］．Ｔｒａｎｓａｃｔｉｏｎｓｏｆｔｈｅ

ＣｈｉｎｅｓｅＳｏｃｉｅｔｙｏｆＡｇｒｉｃｕｌｔｕｒａｌＭａｃｈｉｎｅｒｙ，２００２，３３（１）：

３２３５．

（编辑　张　苹）
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