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双向犁翻转机构反求设计
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摘　要　以液压翻转犁为模型机,运用反求工程技术,对其液压翻转机构进行反求分析和研究,掌握

了该类机构设计的关键技术,建立了翻转机构优化设计的数学模型及完成相应计算程序,并将反求

结果用于与国产拖拉机配套的 1L F2335液压翻转犁。该犁已投入批量生产,翻转机构性能良好。
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随着农业生产的不断发展,翻转式双向犁的应用日益广泛。80年代初,我国曾引进多种形

式的翻转犁,这种犁要求犁架相对于悬挂架能作 180°翻转,以实现左、右犁体的工位变换,进

行梭式耕作。翻转机构作为翻转犁的主要工作部件,直接影响整机工作性能。但在其国产化进

程中,存在结构复杂,造价高,翻转不可靠,工作位置不稳定等问题。为此,我们按照现代设计方

法学的观点,利用反求工程技术[ 1, 2 ] ,以国外液压翻转犁为模型机,对其翻转机构进行反求分析

和研究。根据反求设计的思路,首先对翻转系统进行功能分析[ 2 ] ,最终确定的结构方案为往复

式油缸驱动的曲柄摇块机构,大间隙失控连接越中,液压系统中立锁定,转阀自动换向。在原理

分析的基础上,进行适应型设计,并将反求结果用于与国产 40. 4～ 58. 8 kW 轮式拖拉机配套

的 1L F—335液压翻转犁。

AB—悬挂架　BD—油缸
EAD—犁架

图 1　翻转机构简图
F ig. 1　Sketch of

tu rnover m echan ism

1　反求的关键技术及解决问题的理论、方法

1. 1　翻转机构的工作原理

模型机翻转机构如图 1 所示,油缸B D 是主动件, 当其收缩

时,通过铰接点D 带动犁架 EA D 翻转,转至Η角接近 90°时,液压

油路开始换向,犁架 EA D 靠惯性越过死点。当Η角大于 90°时,油

路换向结束,油缸开始伸长,推动犁架继续转动, Η角达到 180°时,

犁架到达另一工作位置,完成一次换向过程。下一次换向时,犁架

运动与此相反。

1. 2　翻转机构的数学模型

配套的拖拉机变量泵液压系统或定量泵液压系统,使翻转机

构的运动规律不同,考虑到机构的国产化要求,以国产铁牛- 55拖拉机为主机,按定量泵液压

系统对模型机翻转机构进行分析。

如图 1所示,设A B = a ,A D = b ,B D = c, A E = R (E 为犁架重心) , Η为犁架相对于 x 轴正

向的夹角。

1. 2. 1　犁架动力分析
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油缸对犁架的主动力矩M p

M p =

Π
4

p (D 2 - d 2) abco sΗ
a2 + b2 - 2absinΗ

　　 (0°< Η< 90°)

-
Π
4

D 2 abco sΗ
a2 + b2 - 2absinΗ

　　　　 (90°< Η< 180°)
(1)

1—犁架　2—悬挂架

图 2　犁架在悬挂状态时的

结构示意图

F ig. 2　Structu re sketch of

p lough fram e on hanging

式中　p ——油缸活塞的液压力, Pa; 　D、d——活塞、活塞杆直径,

m。
由于犁架结构布置造成的重力不平衡力矩M G

M G = GR õ co sΗco sΒ　　　 (0°< Η< 180°) (2)

式中　G——犁架组件总重量, N ; 　Β——犁架在悬挂状态时的立柱
倾角, Β= 20°(如图 2)。
犁架与悬挂架转动副处的摩擦力矩M f

[ 3 ]

M f = M f 1 + M f 2 (3)

式中　M f 1——径向摩擦力矩
M f 1 = f v õ R 1 õN

式中　f v——当量摩擦系数; 　f v = 0. 18; 　R 1——A 转动副处回转
轴半径,m ;　N ——A 转动副处转套对转轴总的支反力,N ;　根据达朗伯原理,假想地将惯性
力作用于机构构件,并与其它外力构成平衡力系,用动态静力方法求得[ 4 ];　M f 2——轴向摩擦
力矩。

M f 2 =
1
2

(r1 + r2) f G sinΒ

式中　r1, r2——轴端接触环内、外半径, m ; 　f ——A 转动副端面接触滑动摩擦系数, f = 0.

18。
因此,犁架转动的动力方程为

J õ Ε= M p + M G - M f (4)

式中　J ——犁架绕A 转动时的转动惯量, kg·m 2。

1. 2. 2　犁架运动分析

图 1三角形A B D 中, c2 = a2 + b2 - 2absinΗ, 两边对时间求导,得

Ξ =
v õ a2 + b2 - 2absinΗ

abco sΗ (5)

式中　Ξ=
dΗ
d t
——为犁架角速度, radös;　v =

dc
d t
—— 为活塞相对移动速度,m ös。

1) 当 Η很小时,由于产生M p 的力臂较大,油缸工作压力小于溢流阀开启压力,油缸按等

量过程作匀速运动,其相对移动速度为

v = -
4õQ

Π(D 2 - d 2)

式中　Q——进入油缸中的液流量,m 3ös。

将此代入公式 (5) ,确定犁架转动的角速度及相应的角加速度[ 5 ]

Ε=
dΞ
d t

= Ξ dΞ
dΗ (6)

　　2) 随着Η逐渐增大,产生M p 的力臂渐减小,油缸中的压力 p 增大,当p 达到液压系统的最

高工作压力 pm ax时,溢流阀开启,油缸开始按等压过程运动,这时活塞的相对移动速度 v 由机构的

动力特性决定,一般是受 a、b、Η影响的变速运动。这时,犁架转动的角速度和角加速度为
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Ε=
1
J

(M p + M G - M f ) (7)

Ξ = [Ξ2
c +

2
J∫

Η

Ηc

(M p + M G - M f ) dΗ]
1
2 (8)

式中　M P、M G、M f——分别由公式 (1)、(2)、(3)确定,且以 p m ax代入;　Ηc——由等量过程向等

压过程转变时的临界角度,它由公式 (4)决定,且以 (6)式及 p = pm ax代入,按照增值寻根法求

得,精度为 0. 001;　Ξc——相应于 Ηc时的临界角速度,由 (5)式确定。

3) 当 Η增大至接近 90°,即 Η= Ηs 时,油路开始换向,油缸完全收缩并停止工作,犁架靠获

得的动能继续翻转,越过死点。因此,越中条件为

F 1 (a , b) =
1
2

õ J õ Ξ2
s -∫

Ηs+ Υ

Ηs

(M G - M f ) dΥ≥ 0 (9)

式中　Ξs——油缸停止工作时犁架角速度, radös,由公式 (8)确定,并以 Η= Ηs 代入; 　Υ——油
缸不工作时犁架转过的角度,一般 Υ应大于A 转动副处的“自锁区”角度,同时兼顾换向过程

的工作;　M f——由公式 (3)确定,并以 Η= Ηs、p = 0. 0代入。

因此,油缸停止工作时的动力条件为

F 2 (a , b) = J Εs≥ 0 (10)

式中　Εs——由公式 (7)确定,并以 Η= Ηs 代入。

4) 当犁架越过死点,即 Η> Ηs+ Υ> 90°时,换向过程结束,油缸伸长,此时由于活塞作用面

积较大, p < pm ax ,油缸按等量过程工作, 直到新的工作位置。这时活塞相对移动速度为 v =

4Q
ΠD 2 ,将此代入 (5)、(6)式,得相应的犁架角速度和角加速度。

1. 3　反求分析

根据数学模型,建立分析评价程序,计算结果如图 3虚线所示。可见在机构运动中,油缸处

于等量阶段时, Ξ的变化较缓,但 Ε急剧增大,油缸处于等压阶段时,尽管 Ε逐渐减小,仍使 Ξ
剧增,为机构越过死点储备了足够的能量。

a　　　　　　　　　　　　　b　　　　　　　　　　　　　　 c

图 3　犁架角速度 Ξ、角加速度 Ε和油缸压力 p 随转角 Η的变化规律

F ig. 3　V ariat ion of angu lar velocity and angu lar accelerat ion and hydrau lic cylinder p ressu re along w ith

ro tat ional angu lar of p lough fram e

2　翻转机构的反求设计

2. 1　相似设计

按照动力相似的原则,考虑配套拖拉机液压系统和活塞移动速度的要求,在国家标准范围
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内,选择合适的油缸型号。

动力相似应满足以下条件:

1) 要求犁架的运动规律相似,从而保证机构的力传递相似。

2) 要求机构对液流量的适应范围宽,以降低使用要求,便于操作。

2. 2　优化设计

1)设计变量

以油缸实际工作行程 S (m )。作为优化设计变量,其变动范围为

S m in ≤ S ≤ S m ax

式中　S m in——油缸的最小工作行程,m ;　S m ax—油缸的最大工作行程,即标称行程,m。

2)目标函数

为了保证越中条件和动力条件,应使 F 1 (a , b) , F 2 (a , b)同时达到最大,采用线性加权法构

造目标函数

F (a , b) = w 1 Fϖ1 (a , b) + w 2Fϖ2 (a , b)

式中　w 1,w 2——加权系数,取w 1= w 2= - 0. 5;　Fϖ1 (a , b)、Fϖ2 (a , b)——无量刚等量级分目标

函数,由 F 1 (a , b) , F 2 (a , b)通过正弦函数 y =
x
2Π- sinx (0≤x≤2Π)转换为 0～ 1范围内取值[ 6 ]。

3) 约束条件

工作位置的锁定条件和活塞移动的速度条件等都是机构的约束条件,但对于一般的犁架

结构,这两个条件均为无效约束,优化时可以不预考虑,但须校核。因此起作用约束仅仅是结构

约束。

总之,优化设计的数学模型为

m in [F (a , b) ] = w 1 Fϖ (a , b) + Fϖ2 (a , b)

S. t. 　　
g 1 (a , b) = S m in - S ≤ 0

g 2 (a , b) = S - S m ax ≤ 0

　　优化方法[ 7 ]:采用黄金分割法进行一维搜索,精度为 0. 001。

3　反求结果

油缸型号: D G50C2150。

输入参数见表 1、表 2。输出参数见表 3。该机犁架及液压系统压力的变化规律如图 3。

表 1　液压系统参数

T ab. 1　Param eters of hydrau lic system

参　数 D öm d öm cm inöm S m axöm Qm in1öm 3·s- 1 pm axöM Pa

数值 0. 050 0. 028 0. 324 0. 150 0. 000427 7. 848

表 2　输入结构参数

T ab. 2　 Inpu t param eters of structu re

参数 am in’öm r1öm r2öm L 1öm L 2öm GöN R öm J ökg·m 2 Ηsö°

数　值 0. 075 0. 050 0. 045 0. 869 0. 278 4510 0. 00 37. 72 83. 5
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表 3　输出结构参数

T ab. 3　O utpu t param eters of structu re

参　数 s’öm aöm böm Ηcö(°) Ξsörad·s- 1 Εsörad·s- 2 F (a, b)

数　值 0. 140 0. 124 0. 448 56. 5 4. 47 - 2. 56 - 0. 624

本次优化是按发动机怠速工作,油缸泵油量最小时进行的,如果泵油量Q 增大,对于相同

的结构参数, Ξs增大,目标函数值减小,翻转更可靠。

4　结　论

按照上述方法和步骤,应用所开发的程序,为 1L F—335液压翻转犁设计的翻转机构,经

山西省农机鉴定站测试,工作性能与计算结果相符,翻转可靠率达到 100%。该机已由保定农

机厂投入批量生产。

通过反求,了解和掌握了机构的优缺点及使用范围,尤其是目标函数的建立,进一部完善

了该类机构的设计理论。性能分析和优化设计程序为该类机构的设计提供了高效工具。
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Inverse Seek ing D esign of the Turnover M echan ism of Reversible Plow
Zhe ng D e cong　W a ng Yushun　W u Ha ip ing　G a o C ha ngzhe n

(S hanx i A g ricu ltu ra l U n iversity , T a ig u)

Zha ng S hiye

(A g ricu ltu ra l B u reau of T a ig u Coun ty )

Abstract　T he structu re of the JD 4200 (U SA ) hydrau lic tu rnover m echan ism w as analyzed.

T he techn ique of inverse seek ing design m ethod and op t im al design m ethod w ere u sed to

study the tu rnover m echan ism. Key po in ts w ere m astered and m ajo r param eters w ere p ro2
gramm ed in m athem atica l m odel. Com pu ter p rogram w as assem b led to so lve the com p lica ted

p rob lem and resu lts w ere u sed in the design ing of 1L F2335 reversib le p low equ ipped w ith do2
m est ic t racto rs. T he perfo rm ance of the p low s, m anufactu red by Baoding P low P lan t, w as

excellen t and all the tu rnover m echan ism s w ere reliab le.

Key words　reversib le m echan ism ,　inverse seek ing design,　op t im ized design
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