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Аннотация. Разработаны линейная и нелинейные математические модели рулевого механизма двух-
звенного транспортера «Витязь» с гидравлической обратной связью. Представлены анализ и результа-
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 идравлический привод руля

ВВЕДЕНИЕ 

Двухзвенные гусеничные транспортеры 

(ДГТ) ОАО «МК «Витязь»  (рис. 1), предназначе-

ны для работы в особо тяжелых дорожно-

климатических условиях Крайнего Севера, Запо-

лярья и Антарктиды. Они используются для пе-

редвижения и перевозки грузов по заснеженной, 

болотистой, сильнопересеченной местности 

в экстремальных климатических условиях. 

Повышение путевой устойчивости и 

управляемости болотоходов является одной  из 

главных задач совершенствования ДГТ. В на-

стоящее время в ОАО «МК «Витязь» ведутся 

работы в этом направлении. 

Особенностью управления болотоходом  

является то, что поворот гусеничного вездехо-

да осуществляется изменением углового по-

ложения переднего и заднего звеньев относи-

тельно друг друга с помощь силовых гидроци-

линдров. Руль управления транспортером ме-

ханически связан с золотником, питающим  

жидкостью рабочие силовые цилиндры, под 

действием которых совершается поворот 

звеньев относительно друг друга. При этом 

изменением степени открытия золотника 

управляющего гидрораспределителя можно 

управлять только скоростью изменения угло-

вого положения. При любой степени открытия 

золотника движение поршней силовых цилин-

дров будет продолжаться до «упора». Для 

фиксации угла поворота руль машины необхо-

димо вернуть в начальное положение. 

Рис. 1. Двухзвенный транспортер «Витязь» 

Описанная выше схема не обеспечивает 

пропорционального управления поворотом 

и является, по сути, разомкнутой в виду отсут-

ствия обратной связи по угловому положению. 

Это создает большие неудобства в управлении 

так как требует специальных навыков и высо-

кого искусства водителя.  

г
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Рис. 2. Расчетная схема рулевого механизма 

 

Поэтому задача разработки пропорцио-

нального гидравлического привода рулевого 

управления транспортера является актуальной. 

ОБЪЕКТ ИССЛЕДОВАНИЯ 

Авторами предложена схема рулевого 

привода с гидравлической обратной связью, 

представленная на рис. 2. Схема работает сле-

дующим образом: при повороте руля влево, 

насос дозатор 1 питает правую полость цилин-

дра управления 2 рабочей жидкостью. В ре-

зультате чего шток цилиндра управления пе-

ремещает шайбу аксиально-поршневого насоса 

3 влево и жидкость от насоса поступает в ра-

бочие цилиндры 4, которые создают угловое 

перемещение звену транспортера против часо-

вой стрелки. В процессе поворота звена пор-

шень цилиндра обратной связи 6, который ме-

ханически связан с поворотно-сцепным уст-

ройством, перемещается вправо, и жидкость из 

правой полости цилиндра обратной связи на-

гнетается в левую полость цилиндра управле-

ния 2. В то же время жидкость из правой по-

лости цилиндра управления перетекает в ле-

вую полость цилиндра обратной связи. Шток 

цилиндра 2 и шайба насоса 3 возвращаются 

в исходное положение и угловое движение 

звена прекращается. Таким образом, звено по-

ворачивается при повороте руля и фиксируется 

при его остановке. 

МАТЕМАТИЧЕСКИЕ МОДЕЛИ 

Имитационное математическое моделиро-

вание рулевого механизма вездехода является 

одним из методов, применяемых при проекти-

ровании подобных объектов. Модель позволя-

ет проводить численные эксперименты, по-

средством которых можно анализировать ха-

рактеристики рулевого механизма и разрабо-

тать методики расчета и идентификации. С 

помощью модели можно изучить свойства 

гидропривода и исследовать его работу в осо-

бых режимах. 

В соответствии с расчетной схемой, приве-

денной на рис. 2, авторами составлена линей-
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ная модель рулевого механизма с гидравличе-

ской обратной связью. 

В результате анализа этой модели выявле-

ны два устройства, к характеристикам которых 

наиболее чувствительна динамика рулевого 

механизма. Это аксиально-поршневой насос 

(3) и цилиндр управления (2). С учетом конст-

руктивных особенностей этих узлов и нели-

нейностей были составлены нелинейные моде-

ли рулевого привода. 

При составлении моделей были приняты 

следующие допущения [1]: 

•  перетечки рабочей жидкости через ради-

альные зазоры отсутствуют; 

•  масса движущихся частей насоса приве-

дена к массе штока управляющего гидроци-

линдра; 

•  величины вязкости и модуля объёмной 

упругости постоянны; 

•  упругие силы, возникающие при дефор-

мации системы, не учитываются. 

Линейная математическая модель 

Линейный вариант математической модели 

описывается следующими уравнениями: 

Уравнения движения поршней силовых ци-

линдров: 
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где xi – перемещение штоков цилиндров 

управления, i = 1, 2; 21 p,p  – давления в порш-

невой и штоковой полостях соответственно. 

Уравнение движения звена транспортера: 
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где J  момент инерции звена транспортера; 

mзк  коэффициент трения между транспорте-

ром и грунтом; l расстояние между шарни-

ром поворотно-сцепного устройства и штоком 

цилиндра;   угловое перемещение звеньев 

относительно друг друга, 21 уу p,p  – давления в 

поршневой и штоковой полостях соответст-

венно. 

Уравнение движения штока цилиндра 

управления: 
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где ym  масса штока цилиндра управления; 

ympк .
 коэффициент трения; уx  перемеще-

ние штока цилиндра управления, 
21, уу pp  – 

давления в поршневой и штоковой полостях 

соответственно. 

Баланс расходов рабочей жидкости 

Уравнения расходов для силовой части 

системы с давлениями 1p  и 2p  соответствен-

но, имеют вид: 
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где: нQ  подача насоса. Величину нQ выразим 

в виде зависимости от угла н  наклона шайбы 

,)(qQ нннн    

где )(q нн   характеристический объем насо-

са, приведенный к одному радиану угла пово-

рота его вала. 

Для аксиально-поршневого насоса: 
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где QyK коэффициент передачи насоса. 
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цQ расход жидкости силового цилиндра: 

,
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где шп ,VV  объемы поршневой и штоковой 

полостей силового цилиндра соответственно, 

жB модуль объемной упругости жидкости.  

Подставляя выражения (5)–(8) в выраже-

ния (4), получим: 
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Уравнения расходов для трубопроводов 

обратной связи системы с давлениями 
1уp  и 

2уp  соответственно имеют вид: 
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где ндQ подача насоса дозатора;  

уQ расход жидкости цилиндра управле-

ния: 

,
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где шуп, уVV  объемы поршневой и штоковой 

полостей цилиндра обратной связи соответст-

венно, жB модуль объемной упругости.  

Подставляя выражения (11), (12) в выра-

жения (10), получим: 
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Динамика насоса-дозатора описывается 

выражением уравнением: 
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где дT  постоянная времени дозатора, дk  – ко-

эффициент передачи дозатора,  угол пово-

рота руля. 

Уравнения (1)–(14) представляют собой 

линейную математическую модель рулевого 

механизма двухзвенного транспортера «Ви-

тязь» с гидравлической обратной связью. 

Учет нелинейностей 

В рассматриваемом объекте моделирова-

ния важными с точки зрения динамики явля-

ются цилиндр управления (ЦУ) и аксиально-

поршневой насос (АПН). ЦУ одновременно 

реагирует на рулевое воздействие водителя 

машины и на сигнал обратной связи, исполняя 

роль сравнивающего устройства. То есть ЦУ 

работает с задающим потенциалом и потен-

циалом, вызванным инерционными силами со 

стороны звеньев транспортера. Поэтому даже 

малые изменения переменных ЦУ, не учтен-

ные в модели, могут привести к значительным 

неточностям в вычислительных эксперимен-

тах. Это обуславливает необходимость учета 

нелинейностей в работе этого органа. 

В работах [1–3] АПН рассматривается как 

безинерционное звено. В нашем случае такое 

описание насоса приводит к неточностям, так 

как импульсный характер работы АПН может 

вызвать нежелательные явления ввиду слож-

ности конструкции схемы рулевого механизма. 

Известные допущения относительно модели 

АПН могут привести к неадекватности модели 

и не позволяют исследовать влияние работы 

насоса на объект моделирования в полной ме-

ре [4]. 

В соответствии с изложенным, в модели 

объекта учтены нелинейности: 

•  «ограничение хода» золотника управле-

ния, 

•  нелинейная сила скоростного сопротив-

ления, 

•  нелинейное распределение подачи плун-

жерных пар АПН. 

Нелинейность «ограничение хода» 

Данную нелинейность можно учесть с по-

мощью алгоритмического определения скоро-

сти движения штока и некоторого коэффици-

ента «с» в уравнении 3:  
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Данные условные переходы ограничивают 

координату штока управляющего цилиндра в 

предельном значении прl , и скорость штока 

«обнуляется» при достижении штоком значе-

нии прl  за счет коэффициента с. При измене-

нии знака разности давлений в полостях ци-

линдра, увеличение значения скорости начи-

нается с нуля. 
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Рис.3. Расчетная схема аксиально-поршневого насоса 

 

Нелинейная сила скоростного 

сопротивления  

Определение нелинейного коэффициента 

трения достигается его алгоритмическим описа-

нием в уравнении (3):
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Нелинейное распределение подач 

плунжерных пар насоса 

Модель аксиально-поршневого силового на-

соса учитывает геометрические и конструктив-

ные особенности. Расчетная схема насоса пред-

ставлена на рисунке 3. 

Суммарная геометрическая подача: 
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где kQ  суммарная геометрическая подача 

насоса,   – угловая скорость вала насоса, d  – 

диаметр поршня,  угол наклона шайбы, 

m номер поршня,  сдвиг по фазе, k  
порядковый номер плунжерной пары. 
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Рис. 4. Распределительный золотник насоса 

На рис. 4 представлен распределительный 

золотник насоса. Учитывая конструкцию шай-

бы, уравнение подачи плунжерной пары насоса 

(16) для уравнения баланса расходов нагнета-

тельной силовой линии примет вид: 
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где шуiQ  нелинейный элемент подачи плун-

жерной пары насоса.  
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Для анализа учета нелинейностей в работе 

сравниваются: 

•  линейная модель объекта, 

•  модель с учетом нелинейности «ограниче-

ние хода», 

•  модель с учетом нелинейного распределе-

ния подач плунжерных пар насоса и коэффици-

ента трения поршня управляющего цилиндра, 

•  модель с учетом нелинейного распределе-

ния подач плунжерных пар АПН и без учета 

коэффициента трения поршня управляющего 

цилиндра.  

РЕЗУЛЬТАТЫ ЧИСЛЕННОГО 

МОДЕЛИРОВАНИЯ 

Описанные варианты математических моде-

лей реализованы в пакете MathCAD. Результаты 

численных экспериментов представлены на 

рис. 6–13. Обозначения на графиках: 

1 − для линейной системы; 

2 – для модели с учетом нелинейности «ог-

раничение хода»; 

3 – для модели с учетом нелинейного рас-

пределения подач плунжерных пар АПН и ко-

эффициента трения поршня управляющего ци-

линдра; 

4 – для модели с учетом нелинейного рас-

пределения подач плунжерных пар АПН и без 

учета коэффициента трения поршня управляю-

щего цилиндра. 

На рис. 5 и 6 показаны кривая воздействия 

водителя на рулевой механизм и расход насоса 

дозатора. На рисунках, где не показаны кри-

вые 4, совпадение между кривыми 3 и 4 не пре-

вышает 1 %. На рис. 5 и 6 показаны кривая воз-

действия водителя на рулевой механизм и рас-

ход насоса дозатора. По кривым видно, насос 

работает синхронно с входным сигналом. Время 

работы составляет 1,25 с. 

Учет нелинейности типа «ограничение хо-

да» привносит уменьшение коэффициента пере-

дачи относительно линейной системы на 8 %. 

Очевидно, что это вызвано ограничением хода 

штока цилиндра управления.  

 

 

Рис.5. Угловое положение руля 

 

Рис. 6. Расход насоса дозатора 

 

 
Рис. 7. Угловое положение звеньев друг 

относительно друга 

Сравнение кривых перемещения штока ли-

нейной и нелинейной системы показано на 

рис. 9. Учет нелинейной подачи АПН резко 

ухудшают быстродействие и на 40 % снижают 

коэффициент передачи всего рулевого механиз-

ма. 
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Рис. 8. Угловая скорость движения звеньев 

друг относительно друга 

Ухудшение динамических характеристик 

наблюдаются и по остальным координатам сис-

темы. Так на рис. 8 видно, что скорость враще-

ния звеньев относительно друг друга уменьша-

ется и приобретает колебательный характер. 

 

Рис. 9. Положение штока управляющего 

цилиндра 

Характер изменения давления в полостях 

силовых цилиндров так же заметно изменяется. 

В сравнении с моделью без учета нелинейного 

распределения подач плунжерных пар АПН, 

проявляются меньшие гармоники колебаний, 

при демпфировании больших. Вероятнее допус-

тить, что малые гармоники колебаний возника-

ют, с учетом нелинейной подачи АПН. Большие 

гармоники гасятся в связи с уменьшением об-

щего количества жидкости насоса. При этом 

максимальные значения давления уменьшаются.  

 

Рис. 10. Давление в нагнетающей полости 

рабочего цилиндра 

 

Рис. 11. Давление в обратной полости 

рабочего цилиндра 

 

Рис. 12. Подача силового насоса 

Необходимо отметить, что в полости слива 

жидкости силового цилиндра модель без учета 
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нелинейной подачи АПН показывает наличие 

отрицательных значений давления. 

Все колебания фазовых координат демпфи-

руются массой машины, и колебания выходной 

координаты незаметны. 

Из рис. 12 и 13 видно, при учете нелинейно-

стей связанных с учетом нелинейного распреде-

ления подач плунжерных пар АПН кривая рас-

хода насоса принимает реальную форму (рис.13, 

кривая 4). 

Рис. 13. Подача жидкости силового насоса 

При учете коэффициента трения поршня 

цилиндра управления появляется дополнитель-

ная гармоника колебаний в подаче АПН. 

ЗАКЛЮЧЕНИЕ 

1. Получены линейная и нелинейные модели

рулевого механизма двухзвенного транспортера 

с гидравлической обратной связью. Проведен 

сравнительный анализ моделей. 

2. Получены результаты вычислительных

экспериментов, выявлены воздействия нели-

нейностей на динамику объекта. 

Учет нелинейности типа «ограничение хо-

да» уменьшает общий коэффициент передачи 

объекта на 8 % относительно линейного. Это 

вызвано ограничением хода управляющего ци-

линдра. Чтобы использовать весь энергетиче-

ский потенциал силового насоса, необходима 

оптимизация параметров привода, в результате 

чего можно повысить эффективность привода 

на 8 %.  

Учет нелинейной подачи АПН на 40 % 

уменьшает общий коэффициент передачи и 

вносит колебательный характер в движение 

системы. Эффект от учета данной нелинейности 

вызван наличием импульсов в подаче реального 

силового насоса.  

Влияние нелинейной силы скоростного со-

противления цилиндра управления на динамику 

объекта несущественно.  

3. При учете всех нелинейностей, модель

выдает кривые изменения переменных системы, 

характерные для работы гидрофицированного 

рулевого механизма с гидравлической обратной 

связью. Это позволяет предположить, что раз-

работанные модели могут служить основой для 

создания инженерной методики расчета гидро-

фицированного рулевого привода ДГТ «Витязь» 

с гидравлической обратной связью. 
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