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装载机工作装置结构动力分析
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摘　要　对装载机的工作装置进行了运动分析, 并针对两种典型工况对前车架作了静态以及采

用振型迭加法和直接积分法进行了动态特性分析, 给出了对同类结构力学分析的较为适宜的方

法。

关键词　装载机　工作装置　运动分析　振型迭加法　直接积分法

工作装置是装载机的重要组成部分, 其动力特性直接影响整机的工作性能。本课题选自

机械部机械工业技术发展基金项目“轮式装载机 CAD öCA E 应用技术研究”项目, 以吉林工

业大学为工厂设计的装载机为例, 对其工作装置进行了静态与动态特性分析。

1　工作装置的运动分析

1. 1　结构组成

图 1 为该机工作装置的运动分析简图。它由动臂、动臂缸、摇臂、转斗缸、连杆、铲斗及前

车架组成。直线型动臂用单钢板制成, 单横梁为箱形钢板焊合件, 前车架是由钢板焊接的空

间箱形结构。动臂、卧式动臂举升油缸和前车架即 H G I 组成动臂摆动机构; 动臂、单摇臂、

转斗缸和前车架即GD E F 组成铰接四杆机构; 连杆CB 与铲斗B A K 构成Ê 级杆组。图中,

实轴与地面重合, 虚轴过动臂与机架铰销的中心。在动臂举升过程中, 转斗油缸闭锁, 动臂油

缸则以一定的位移、速度、加速度伸出。采用复数矢量法对工作装置举升过程进行运动分析。

1. 2　工作装置运动分析

动臂摆动机构H G I 的运动分析〔1〕, 见图 1。铰点D、A 及动臂质心W 的位移、速度、加速

度矢径及角位移、角速度、角加速度参量如下:

　　　　　　　　

rD = (c+ b) i+ R 5e iΥ3

rA = (c+ b) i+ L e i (Υ2+ Α2)

rW = (c+ b) i+ L 5e i (Υ2+ Α3)

rαD = R 5 iΥα3e iΥ3

rαA = L iΥα2e i (Υ2+ Α2)

rαW = L 5 iΥα2e i (Υ2+ Α3)

© 1995-2005 Tsinghua Tongfang Optical Disc Co., Ltd.   All rights reserved.



R 1- 摇臂支座铰点与动臂下铰点距离; R 2- 铲斗和拉杆

连接点与动臂下铰点距离; R 3- 拉杆长度; R 4- 摇臂支

座铰点与摇臂下铰点距离; R 5- 摇臂支座铰点与动臂上

铰点距离; R 6- 摇臂支座铰点与摇臂上铰点距离; R 7-

铲斗翻起后转斗油缸长度; R 8- 转斗油缸支座铰点与动

臂上铰点距离;W - 动臂质心。

图 1　工作装置运动分析简图

F ig. 1　M o tion analysis diagram of wo rk ing equipm ent

rβD = R 5Υβ3 ie iΥ3- R 5Υα23e iΥ3

rβA = L Υβ2 ie i (Υ2+ Α2) - L Υα22e i (Υ2+ Α2)

rβW = L 5Υβ2 ie i (Υ2+ Α3) - L 5Υα22e i (Υ2+ Α3)

式中:

Υ1 = arcsin (
b + R 9 sinΥ2

L 1
)

Υ2 = 2arctg (
B 1 ± B 2

1 + B 2
2 - B 2

3

B 2 - B 3
)

Υ3 = Υ2 - Α1

Υα1 =
Lα

1co s (Υ1 - Υ2)
L 1 sin (Υ1 - Υ2)

Υα2 =
Lα

1

R 9 sin (Υ1 - Υ2)

Υα3 = Υα2

Υβ2 =
Lβ

1 + R 9Υα22co s (Υ1 - Υ2)
R 9 sin (Υ1 - Υ2)

Υβ2 = Υβ2

其中: B 1 = 2bR 9, B 2 = 2aR 9,

B 3 = a2 + b2 - L 2
1 + R 2

9

铰接四杆机构GD E F 中摇臂与连杆中心C 点的位移、速度、加速度矢径为

　　　　　　　　　　

rC = (c+ b) i+ R 5e iΥ3+ R 4e i (Υ3+ Α4)

rαC = R 5Υα3 ie iΥ3+ R 4Υα5 ie i (Υ3+ Α4)

rβC = R 5e iΥ3 (Υβ3 i- Υα23) + R 4e i (Υ5+ Α4) (Υβ5 i- Υα25)

式中: 　　　
Υ4 = 2arctg (

B 4 ± B 2
4 + B 2

5 - B 2
6

B 5 - B 6
)

Υ5 = arcsin (
- g + R 7 sinΥ4 - R 5 sinΥ3

R 6
)

; 　　
Υα4 =

R 5 sin (Υ3 - Υ5)
R 7 sin (Υ4 - Υ5) Υα3

Υα5 =
R 5 sin (Υ3 - Υ4)
R 6 sin (Υ5 - Υ4) Υα3

其中: B 4 = - g - R 5 sinΥ3; 　　B 5 = d - R 5co sΥ3

B 6 = (d 2 + g 2 + R 2
5 + R 2

7 - R 2
6 - 2dR 5co sΥ3 + 2gR 5 sinΥ3) ö(2R 7)

Υβ5 =
R 7Υα24 - R 5Υβ3 sin (Υ3 - Υ4) - R 5Υα23co s (Υ3 - Υ4) - R 6Υα25co s (Υ5 - Υ4)

R 6 sin (Υ5 - Υ4)

Ê 级杆组CB A 中: 由图 1:

r3= rB - rC = R 3e iΥ6

r2= rB - rA = R 2e iΥ7
; 　

rα3= R 3Υα6 ie iΥ6

rα2= R 2Υα7 ie iΥ7
; 　

rβ3= R 3e iΥ6 (Υβ6 i- Υα26)

rβ2= R 2e iΥ7 (Υβ7 i- Υα27)

其中:

Υ6 = Α8 + arctg (
A y - C y

A x - C x
)

Υ7 = Π+ arctg (
B y - A y

B x - A x
)
　

Υα6 =
(Aα

x - Cα
x ) co sΥ7 + (Aα

y - Cα
y ) sinΥ7

R 3 sin (Υ7 - Υ6)

Υα7 =
(Aα

x - Cα
x ) co sΥ6 + (Aα

y - Cα
y ) sinΥ6

R 2 sin (Υ7 - Υ6)
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Υβ6 =
B 7co sΥ7 + B 8 sinΥ7

R 3 sin (Υ7 - Υ6)

Υβ7 =
B 7co sΥ6 + B 8 sinΥ6

R 2 sin (Υ7 - Υ6)

式中:
B x = C x + R 3co sΥ6

B y = C y + R 3 sinΥ6
; 　B x、B y 为铲斗上B 点的坐标。

Aα
x - Cα

x = - Υα6R 3 sinΥ6 + Υα7R 2 sinΥ7

Aα
y - Cα

y = Υα6R 3co sΥ6 + Υα7R 2co sΥ7
; 　

B 7 = Aβ
x - Cβx + R 3Υα26co sΥ6 - R 2Υα27co sΥ7

B 8 = Aβ
y - Cβy + R 3Υα26 sinΥ6 - R 2Υα27 sinΥ7

铲斗质心 J 的矢径向量为:

rJ = rA + L 11e i (Υ1- Α5)

rαJ = L Υα2 ie i (Υ2+ Α2) + L 11Υα7 ie i (Υ1- Α5)

rβJ = L e i (Υ1+ Α2) (Υβ2 i- Υα22) + L 11e i (Υ1- Α5) (Υβ7 i- Υα27)

2　结构动力分析基础

求解动力响应是在初始条件下求解运动方程, 确定各个时刻的状态矢量, 进而利用应力

和应变关系, 得到物体内各点应力随时间的变化规律。结构动力有限元分析在工程上常用振

型迭加法和直接积分法求解。根据达朗伯原理运动方程可写成如下形式〔2〕:

[M ]{∆β} + [C ]{∆α} + [K ]{∆} = {R ( t) }

其中, {R } 称为载荷矢量, 它代表了外部的激励; 　[M ]—— 质量矩阵; 　[C ]—— 阻尼矩

阵; {∆}—— 位移列向量; [K ] ——刚度矩阵。

振型迭加法的实质是用几个主振型的线性组合来表示节点位移列向量, 即:

{∆} = 6
N

n= 1
{Á n}qn = [Á ]{q}

[Á ]—— 主振型矩阵; {q}—— 组合系数列阵, 是时间 t 的函数。

直接积分法在计算动力响应时, 不必求解本征值问题, 从整个解题过程来看, 实际上是

采用了“空间有限元—时间差分”格式对问题进行数值求解。

数值积分法中的N ewm ark - Β法。在时间离散点上应该满足运动方程, 在 t + ∃ t 时刻

[M ]{∆βt+ ∃ t} + [C ]{∆αt+ ∃ t} + [K ]{∆t+ ∃ t} = {R t+ ∃ t}

从 t 到 t + ∃ t, 位移矢量近似地表示为

{∆t+ ∃ t} = {∆t} + {∆αt}∃ t + ( 1
2

- Β) {∆βt}∃ t2 + Β{∆βt+ ∃ t}∃ t2　 (0 ≤ 2Β≤ 1)

3　结构动力求解

3. 1　计算工况例选

装载机工作装置各构件在一个工作循环的各阶段受力不同, 通常认为地面铲掘物料时

受力最大, 故取该状态作为设计位置, 并以此时的载荷为根据进行零部件的强度计算。为了

分析问题的方便, 本次计算按装载机铲掘作业方式分为两个工况来考虑:

第一工况为装载机铲斗插入料堆, 不同时配合铲斗的翻转和动臂的提升, 直至插入阻力

等于最大牵引力。假设物料均匀, 所受载荷为对称载荷, 且载荷只作用在铲斗的中间斗齿上。

参照经验公式铲斗插入阻力可用下式[ 3 ]计算:

P c = 9. 8k 1k 2k 3k 4B k (v 0 t -
1
2

a t2) 1. 25
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式中　 P c—— 铲斗插入阻力,N ; 　k 1—— 铲掘物料状态影响系数; 　k 2—— 物料种类 (容

积比重) 影响系数; 　B k—— 铲斗宽度, cm ; 　k 3—— 散状物料料堆高度影响系数; 　k 4——

铲斗形状系数; 　v 0—— 初速度, cm ös; 　a—— 加速度, cm ös2; 　t—— 铲斗插入沙堆时间,

s。

根据装载机设计技术指标, 取河沙作为铲掘物料, 装载机铲斗在插入沙堆的过程中做匀

减速运动, 计算出的插入阻力随时间变化曲线见图 2。第二工况为装载机提升动臂至卸料位

置。根据对其工作装置的运动分析以及动力平衡条件即可获得前车架所受到的载荷, 经自编

程序计算绘出动臂举升过程中前车架铰接点G、H 、F 时间- 负载分量曲线见图 3。

图 2　插入阻力曲线

F ig. 2　Cutt ing2in resistance cu rve

　

　

图 3　前车架铰接点G、H 、F

时间- 负载分量曲线

F ig. 3　T im e2load componen t cu rve of

agglu t inated po in ts G , H & F on fron t

　　本次计算主要是为获得装载机在一个循环作业过程中的两个工况的前车架的局部应力

变化规律, 选取载荷为对称载荷。采取半结构计算以减少计算时间。结构计算模型采用板、

梁和杆单元的组合体。根据前面得到的力学模型和简化的计算载荷, 利用 SSA P (91)有限元

静、动力分析程序在 PEN T IUM 100 微机上进行计算。本次对两种工况、两种模型分别进行

了前五阶的固有频率和振型的计算, 由于结构的对称性, 所以计算所得的半结构的固有频率

和振型就是整个结构的固有频率和振型。两种模型的结构不同, 因此具有不同的固有频率和

振型, 见表 1 和表 2。图 4、图 5 分别为模型 1、模型 2 的第一阶振型图。
表 1　模型 1 前五阶固有频率

T ab. 1　T he first2five2step natu ral

frequency of model 1

n f ’örad·s- 1 f öH z T ös 允许误差

1 1. 4652E+ 02 2. 3319E+ 01 4. 2883E- 02 3. 1679E- 13

2 3. 6399E+ 02 5. 7931E+ 01 1. 7262E- 02 3. 8745E- 08

3 5. 5153E+ 02 8. 7779E+ 01 1. 1392E- 02 6. 5836E- 06

4 6. 5484E+ 02 1. 0422E+ 02 9. 5950E- 03 3. 6848E- 05

5 7. 2579E+ 02 1. 1551E+ 02 8. 6571E- 03 9. 6309E- 07

表 2　模型 2 前五阶固有频率

T ab. 2　T he first2five2step natu ral

frequency of model 2

n f ’örad·s- 1 f öH z T ös 允许误差

1 5. 5565E+ 02 8. 8435E+ 01 1. 1308E- 02 9. 5927E- 14

2 8. 0842E+ 02 1. 2866E+ 02 7. 7721E- 03 1. 2407E- 09

3 1. 0339E+ 03 1. 6454E+ 02 6. 0774E- 03 8. 8188E- 09

4 1. 1282E+ 03 1. 7956E+ 02 5. 5693E- 03 6. 9643E- 07

5 1. 1958E+ 03 1. 9032E+ 02 5. 2543E- 03 2. 6730E- 06
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图 4　模型 1 第一阶振模型图案

F ig. 4　T he first mode of model 1

图 5　模型 2 第一阶振型图

F ig. 5　T he first mode of model 2

3. 2　计算结果分析

从表 1 和表 2 中可看出, 模型 1 的各阶固有频率比模型 2 的固有频率低, 这就是说, 前

车架与工作装置合在一起时自振频率要比单个前车架的自振频率低。通过对动臂、摇臂刚度

及轮胎刚度的改变, 在计算各工况的自振频率时发现, 轮胎刚度对低阶自振频率的影响较

大; 而且, 结构的材料密度和空间结构对其自振频率影响也很大。ZL 30 装载机前车架空间结

构较合理, 质量分布较均匀, 固有频率较高。用振型迭加法和直接积分法对装载机前车架进

行动力分析, 其所得的结果是相近的, 而且与静力计算结果应力变化趋势相吻合, 因此这两

种方法计算所得的结果都是可信的。但是运用振型迭加法比直接积分法计算动态应力更节

省时间。图 6 为工况一中模型 1 中的 281 单元的应力曲线。图 7 为工况二中的模型 2 的 240、

241、262、459 单元的应力变化曲线。

1- 直接积分　2- 振型迭加

图 6　模型 1 单元应力曲线

F ig. 6　E lem en t stress of model 1

1- # 240　2- # 459　3- # 241　4- # 262

图 7　模型 2 单元应力曲线

F ig. 7　E lem en t stress of model 2

装载机动臂在举升过程中, 前车架铰销孔周围应力较大, 而且应力变化也较大。装载机

在每次工作过程中都要经历这样的一次应力变化过程, 了解其变化规律对装载机前车架的

有限寿命设计及计算都是非常有用的。
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Structura l D ynam ic Ana lys is of L oader’s W ork ing Equipm en t
G a o Xiuhua　S he n G uozhe　L iu S huxue　C he n B ingcong

(J ilin U n iversity of T echnology , Chang chun)

Abstract　T he load of loader’s fron t fram e is very com p lica ted du ring loader’s w o rk. T h is

paper em p loyed the fin ite elem en t m ethod of dynam ic p rob lem s as w ell as the theo ret ica l

and num erica l so lu t ion s of m ode superpo sit ion m ethod and direct in tegra t ion m ethod to an2
a lyze the m o tion characterist ics of the equ ipm en t. T he w o rk ing p rocess of ZL 30 loader’s

fron t fram e w as divided in to tw o typ ica l opera t ing m odes, the m echan ica l m odels w ere de2
rived by u sing half st ructu re m ethod. A cco rd ing to the structu ra l dynam ic ana lysis and the

m o tion analysis of loader’s w o rk ing equ ipm en t, the st ress cu rve of the fron t fram e w as

gained.

Key words　w heel loader, 　w o rk ing equ ipm en t, 　m o tion analysis, 　m ode superpo sit ion

m ethod, d irect in tegra t ion m ethod
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