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摘　 要：为了满足舵机传动系统中铰链小间隙、大力载和大接触区域的特点，建立了一种适用于大面

积接触碰撞过程且考虑非线性变刚度系数和轴承轴向尺寸的法向接触力模型。 通过在不同间隙尺

寸、恢复因数、初始碰撞速度和轴承轴向尺寸等各种工况下的仿真分析，验证模型的适用范围。 进一

步通过 ＡＤＡＭＳ 软件中用户自定义子程序接口，将该接触力模型通过编译、链接嵌入舵机传动系统的

动力学模型中，仿真结果表明：多个间隙铰下的系统动态响应并非单个间隙下响应的简单叠加，其相

互耦合作用加剧了系统的振荡及非线性特性。 该研究为含间隙铰飞行器的结构优化及控制策略设计

提供理论参考。

关　 键　 词：舵机传动系统；间隙铰；非线性接触力模型；动力学相互作用
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　 　 舵机传动系统目前广泛应用于飞机、运载火箭、
导弹、卫星等飞行器控制领域，是一种高精度位置伺

服系统，通常由舵机、传动机构、舵面及控制系统组

成［１］，舵机接受舵面偏转信号输出控制指令，经过

传动机构改变舵偏角，控制飞行器的飞行姿态或飞

行轨迹，使飞行器按照预定目标稳定地飞行。 其中，
传动机构可视作含多铰链间隙的非线性多体连接机

构，其准确性和精密性直接影响了飞行器的飞行轨

迹精度和动态品质。
实际工程中，由于动配合、材料变形、装配和磨

损等原因，间隙是不可避免的，即使很小的间隙也会

导致系统产生振动、噪音和磨损现象。 Ｌｉ 等针对太

阳帆板展开机构进行了建模、间隙－柔性耦合、间隙
－热－结构耦合等研究，研究结果为含间隙铰航天器

动态行为预测与控制奠定理论基础［２］；Ｂａｉ 等研究

了铰链间隙对卫星天线双轴定位机构运动学和动力

学特性的影响，并提出一种优化设计方法以降低间

隙对空间机构的冲击［３］；闫绍泽等以空间可展机构

为研究对象，研究了间隙、摩擦、重力、柔性等多参数

对系统动态性能的影响［４］ 及间隙非线性等问题［５］。

随着对飞行器性能要求的日益提高，研究间隙对舵

面传动系统动力学行为的影响迫在眉睫。
由于建立合适有效的接触力模型对精确建模、

分析含间隙铰多体动力学行为至关重要［６］，因此本

文以舵机传动系统为研究对象，鉴于其应用场合的

特殊性，提出改进的法向接触力模型以模拟间隙铰

的接触碰撞过程，并通过不同工况下的仿真分析验

证该模型的适用范围。 最后，综合分析了不同间隙

铰数量对舵机传动系统动力学特性的影响规律，探
究不同间隙铰间的动力学相互作用。

１　 间隙铰数学模型

将旋转铰间隙引入多体系统动力学模型中是求

解含间隙系统动力学的关键，通常通过间隙矢量模

型来描述轴与轴承接触碰撞过程中的相对运动关系

与相对位置变化。 图 １ 表示多体系统中的旋转间隙

铰模型，其中 ｅ为间隙矢量，其通过连接轴承中心ＣＢ

与轴中心 ＣＪ 表示
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ｅ ＝ ｒＯＪ － ｒＯＢ （１）
式中， ｒＯＢ 和 ｒＯＪ 分别为轴承中心 ＣＢ 与轴中心 ＣＪ 在广

义坐标系 ＸＯＹ 下的位置矢量。
间隙矢量 ｅ 的大小可称为偏心距，其表达式为

ｅ ＝ ｅＴｅ （２）

图 １　 多体系统中间隙铰模型

图 １ｂ）为多体系统中间隙铰链处碰撞模型。 当

轴和轴承发生接触碰撞时，碰撞点处的法向单位矢

量可用间隙矢量表示为

ｎ ＝ ｅ ／ ｅ （３）
　 　 碰撞点处的切向单位矢量 ｔ 可由法向单位矢量

逆时针旋转 ９０°得到。
如图 １ｂ）所示，当多体系统间隙铰链处于接触

碰撞状态时，接触碰撞点处的弹性变形量矢量 δ 可

表示为［６，１０］

δ ＝ ｒＰＢ － ｒＰＪ （４）
式中， ｒＰＢ 和 ｒＰＪ 分别为接触时轴承接触点 ＰＢ 和轴接

触点 ＰＪ 在广义坐标系下的位置矢量。
弹性变形量矢量 δ 的大小可以通过轴、轴承接

触碰撞时的偏心距 ｅ 和间隙 ｃ 得到

δ ＝ ｅ － ｃ （５）
　 　 接触点的法向碰撞速度 ｖｎ 和切向碰撞速度 ｖｔ
用以计算间隙铰链在接触碰撞过程中的能量损失，
可以表示为

ｖｎ ＝ （ δ̇） Ｔｎ （６）

ｖｔ ＝ （ δ̇） Ｔ ｔ （７）

２　 接触力模型

当轴与轴承发生接触碰撞时，接触力 Ｆｃ 沿接触

点的法向方向 ｎ 和切向方向 ｔ 分解为法向接触力 Ｆｎ

和切向接触力 Ｆ ｔ （也称为摩擦力）。
２．１　 法向接触力模型

由于舵机传动系统应用场合的特殊性，其铰链

具有小间隙、大力载、大接触区域的特点，且接触刚

度随接触深度的变化而时刻变化［７］，因此，建立一

种适用于舵机传动系统回转铰链的非线性法向接触

力模型非常必要。
现有的含间隙铰链处法向接触力模型主要基于

Ｈｅｒｔｚ 接触理论，其中 Ｌ⁃Ｎ 模型应用最为广泛［８］，而
Ｌｉｕ 指出 Ｌ⁃Ｎ 模型仅适用于大间隙、小载荷工况下

恢复因数接近 １ 的非协调接触问题［９］。 针对该模型

的不足，本文结合 Ｇｏｎｔｈｉｅｒ 模型适用于大面积接触

碰撞过程的特点［１０］ 和王旭鹏模型考虑非线性变刚

度系数和轴承轴向尺寸的优势［１１］，提出一种改进的

非线性法向接触力模型，其可以考虑触碰撞过程几

何形状、材料特性、轴承轴向尺寸、碰撞过程能量损

耗等因素，且不受恢复因数限制并适用于大面积接

触碰撞过程，表达式为

Ｆｎ ＝ π
２
ＬＥ∗δｎ １

２（ｃ ＋ δ）
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０．５

１ ＋
１ － ｃ２ｒ
ｃｒ

δ̇
δ̇（ －）

é

ë

ê
ê

ù

û

ú
ú

（８）
式中： ＦＮ 为接触力；δ 为轴与轴承的相对接触深度；
Ｅ∗ 为等效弹性模量，其表达式如（９） 式所示；ｃ为径

向半径间隙；ｃｒ 为恢复因数；δ̇（ －） 为初始碰撞速度；Ｌ
为轴承轴向尺寸；ｎ 为非线性力指数，对于金属材料

通常取 １．５。

Ｅ∗ ＝
１ － ν２

Ｂ

ＥＢ

＋
１ － ν２

Ｊ

ＥＪ
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－１

（９）

式中： ＥＢ 和ＥＪ 分别为轴承和轴的弹性模量；νＢ 和 ν Ｊ

分别为轴承和轴的泊松比。
为了验证该模型的适用性，以含间隙铰链中轴

和轴承的一次碰撞为例，分析改进的非线性接触力

模型在不同间隙尺寸、不同恢复因数、不同初始碰撞

速度和不同轴承轴向尺寸等各种工况下的有效性。
轴承半径为 １０ ｍｍ，轴和轴承材料相同，弹性模量均

为 ２０７ ＧＰａ，泊松比均为 ０．３，轴质量为 １ ｋｇ。
１） 不同间隙尺寸

分别取间隙尺寸为 ０．０１ ｍｍ，０．１ ｍｍ，０．３ ｍｍ 和

０．５ ｍｍ，初始相对碰撞速度为 ０．５ ｍ ／ ｓ，恢复因数为

０．７，轴承轴向尺寸为 １５ ｍｍ 进行仿真分析，结果如

图 ２ 及表 １ 所示。 结果表明：不同间隙尺寸下的接

触力和接触深度在接触和分离的过程是非对称的，
且随着间隙尺寸的增大非对称性越明显；间隙越大，

·５９９·
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最大接触深度越大，而最大接触力越小，接触力达到

最大时的时刻与接触深度达到最大时的时刻均增

大；不同间隙下的轴－轴承碰撞后分离速度不变，且
基于改进的非线性接触力模型所得到实际接触时的

恢复因数与理想恢复因数的误差均为 ４．２８６％，误差

可控制在 １０％以内，即表示该模型不受间隙大小的

限制且恢复因数误差不受间隙大小的影响。

图 ２　 不同间隙尺寸仿真结果

２） 不同恢复因数

分别取恢复因数为 ０．３～１，间隙尺寸为 ０．１ ｍｍ，

初始相对碰撞速度为 ０． ５ ｍ ／ ｓ，轴承轴向尺寸为

１５ ｍｍ进行仿真分析，结果如图 ３ 及表 １ 所示。

图 ３　 不同恢复因数仿真结果

结果表明：恢复因数越大，最大接触深度越大，
接触力达到最大时的时刻与接触深度达到最大时的

时刻越大，其原因为：恢复因数越大，系统能量损耗

越小，使得能量损耗较慢，由图 ３ａ）中接触和分离阶

段包含的封闭环区域面积可看出这一现象，从而达

到最大接触力和最大接触深度的时间越长；恢复因

数越大，碰撞恢复过程越快，整体接触碰撞过程时间
表 １　 不同工况仿真数据

不同工况
最大接触力 最大接触深度

幅值 ／ ｋＮ 时刻 ／ （１０－４ｓ） 幅值 ／ μｍ 时刻 ／ （１０－４ｓ）
分离速度 ／
（ｍ·ｓ－１）

实际恢复

因数

恢复因数

误差 ／ ％

间隙尺寸 ／
ｍｍ

０．０１ １８．９０４ ０．２７ １１．８１５ ０．３７８ －０．３３５ ０．６７０ ４．２８６
０．１ １３．９８５ ０．４ １６．９９８ ０．５２５ －０．３３５ ０．６７０ ４．２８６
０．３ １１．４８０ ０．４８ ２０．８９５ ０．６７２ －０．３３５ ０．６７０ ４．２８６
０．５ １０．４４０ ０．５４４ ２３．０７８ ０．７１４ －０．３３５ ０．６７０ ４．２８６

恢复因数

０．３ １６．２４９ ０．２４ １３．０３８ ０．５４ －０．１５２ ０．３０４ １．３３３
０．４ １５．２０２ ０．２８ １４．２０１ ０．４７６ －０．１９９ ０．３９８ ０．５００
０．５ １４．５２１ ０．３０８ １４．８３２ ０．４２ －０．２４４ ０．４８８ ２．４００
０．６ １４．１５１ ０．３６４ １６．１１６ ０．５２ －０．２８９ ０．５７８ ３．６６７
０．７ １３．９８５ ０．４ １６．９９８ ０．５２５ －０．３３５ ０．６７ ４．２８６
０．８ １４．０５８ ０．４５ １７．９０３ ０．５５ －０．３８４ ０．７６８ ４．０００
０．９ １４．４４６ ０．５２８ １８．８４５ ０．５７６ －０．４３８ ０．８７６ ２．６６７
１ １５．３２６ ０．６ １９．８６７ ０．６ －０．５００ １ ０

初始碰撞

速度 ／
（ｍ·ｓ－１）

０．５ １３．９８５ ０．４ １６．９９８ ０．５２５ －０．３３５ ０．６７０ ４．２８６
１ ３１．２５１ ０．３５２ ３０．０６６ ０．４８４ －０．６７０ ０．６７０ ４．２８６
３ １０８．０８２ ０．３０１ ７５．８２２ ０．３９５ －２．００９ ０．６７０ ４．２８６
５ １８９．０１６ ０．２８２ １１８．１１５ ０．３８７ －３．３４８ ０．６７０ ４．２８６

轴承轴向

尺寸 ／ ｍｍ

５ ８．８２５ ０．６２４ ２６．６９３ ０．８５８ －０．３３５ ０．６７０ ４．２８６
１０ １１．８１０ ０．４７９ ２０．０６５ ０．６４７ －０．３３５ ０．６７０ ４．２８６
１５ １３．９８５ ０．４ １６．９９８ ０．５２５ －０．３３５ ０．６７０ ４．２８６
２０ １５．７５８ ０．３５５ １５．１１３ ０．４６６ －０．３３５ ０．６７０ ４．２８６

·６９９·
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越短，该现象由表 １ 中可看出；基于改进的非线性接

触力模型所得到不同恢复因数下的实际恢复因数与

理想恢复因数的误差均控制在 １０％以内，即表明该

模型不受恢复因数大小的限制。
３） 不同初始碰撞速度

分别取初始碰撞速度 ０．５ ｍ ／ ｓ，１ ｍ ／ ｓ，３ ｍ ／ ｓ 和

５ ｍ ／ ｓ，间隙尺寸为 ０．１ ｍｍ，恢复因数为 ０．７，轴承轴

向尺寸为 １５ ｍｍ 进行仿真分析，结果如图 ４ 及表 １
所示。

图 ４　 不同初始碰撞速度仿真结果

结果表明：初始碰撞速度越大，最大接触深度和

最大接触力越大，达到最大接触力和最大接触深度

的时间越短，而完成一次接触碰撞过程所需时间越

少；不同初始碰撞速度下的系统实际恢复因数相同，
即系统恢复因数不受初始碰撞速度影响，与恢复因

数为系统固有属性且仅与碰撞体材料相关这一特点

相符。
４） 不同轴承轴向尺寸

分别取不同轴承轴向尺寸为 ５ ｍｍ，１０ ｍｍ，
１５ ｍｍ和 ２０ ｍｍ，间隙尺寸为 ０．１ ｍｍ，初始碰撞速度

０．５ ｍ ／ ｓ，恢复因数为 ０．７ 进行仿真分析，结果如图 ５
及表 １ 所示。

结果表明：不同轴承轴向尺寸下的系统接触碰

撞过程不同；轴承轴向尺寸越大，最大接触深度越

小，最大接触力越大，达到最大接触力和最大接触深

度的时间越短，完成一次接触碰撞过程所需时间越

少；不同轴承轴向尺寸下的系统实际恢复因数相同，
且控制在 １０％内，即该非线性接触力模型可较好地

考虑碰撞体的轴向尺寸影响。

图 ５　 不同轴承轴向尺寸仿真结果

２．２　 切向接触力模型

Ｃｏｕｌｏｍｂ 摩擦模型是描述干接触表面之间最简

单的摩擦模型。 然而，该摩擦模型可能导致数值积

分上 的 困 难。 为 了 避 免 该 问 题， 众 多 学 者 对

Ｃｏｕｌｏｍｂ 摩擦模型进行了修正，其中 Ａｍｂｒóｓｉｏ 摩擦

模型［１２］被广泛应用

Ｆ ｔ ＝ － ｃｆｃｄＦｎｓｇｎ（ｖｔ） （１０）
式中： ｃｆ 为摩擦因数；ｃｄ 为与切向速度 ｖｔ 相关的动态

修正因数，其表达式为

ｃｄ ＝

０　 　 　 ｖｔ ≤ ｖ０
ｖｔ － ｖ０
ｖ１ － ｖ０

　 ｖ０ ≤ ｖｔ ≤ ｖ１

１　 　 　 ｖｔ ≥ ｖ１

ì

î

í

ï
ïï

ï
ïï

（１１）

式中， ｖ０ 和 ｖ１ 为给定的切向速度误差值。

３　 数值计算

图 ６ 为舵机传动系统动力学仿真模型，包含 ４
处铰链：作动杆－辅助摇臂（编号 Ａ）、辅助摇臂－辅
助连杆（编号 Ｂ）、辅助摇臂－轴承座 ３（编号 Ｃ）和辅

助连杆－摇臂（编号 Ｄ）。 基于用户自定义子程序模

板，在 ＶＳ２０１０ 中修改接触力表达式，并通过编译、
链接等步骤生成动态链接库文件。 通过 Ｓｏｌｖｅｒ ｓｅｔ⁃
ｔｉｎｇｓ⁃Ｅｘｅｃｕｔａｂｌｅ⁃Ｌｉｂｒａｒｙ 将该动态链接库文件嵌入

Ａｄａｍｓ 中，既避免了大型机构编程的复杂性，且为后

续实现刚柔耦合、刚－柔－热耦合等建模分析奠定基

础。 各构件材料如表 ２ 所示，仿真参数如表 ３ 所示。
仿真初始状态为摇臂中线垂直于地面 ９０°，仿真结

果均为机构达到稳定状态后。

·７９９·
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图 ８　 含不同间隙铰个数的舵轴角速度－角加速度相图

４　 结　 论

为了满足舵机传动系统中回转铰链小间隙、大
力载和大接触区域的特点，本文建立了一种可以考

虑接触碰撞过程几何形状、材料特性、轴承轴向尺

寸、碰撞过程能量损耗等因素，且不受恢复因数限制

并适用于大面积接触碰撞过程的改进的非线性法向

接触力模型。 基于该改进模型，以舵面传动系统为

研究对象，进行了不同间隙铰个数下的动力学仿真。
研究结果表明：

１） 改进的非线性接触力模型适用于不同间隙

尺寸、恢复因数、初始碰撞速度和轴承轴向尺寸等工

况下的接触碰撞，误差均控制在 １０％以内，可以有

效地描述铰链间隙对机构动态特性的影响；不同工

况下的接触力和接触深度在接触和分离的过程是非

对称的，且均是先达到最大接触力再达到最大接触

深度；碰撞体在接触碰撞过程中的实际恢复因数与

间隙尺寸、初始碰撞速度和轴承轴向尺寸无关。
２） 随着间隙铰数量的增多，舵轴角加速度波动

幅值变大，响应呈脉冲式，且脉冲强度和持续时间增

大；间隙铰间的相互作用加剧了系统的非线性特性，
使系统趋于混沌。
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