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液压防后倾装置特性建模及起重机防后倾研究

刘 洋

（湖南师范大学工程与设计学院，湖南 长沙 410081）

摘要 : 为求解起重机突然卸载冲击液压防后倾装置的动态响应问题，提出一种液压防后倾装置特性建模方法。

将液压防后倾装置简化为变阻尼缓冲模型，对模型的管路特性和插装阀特性分别进行理论分析，建立描述液压

防后倾装置缓冲特性的一般方法。通过系列特性试验，分离缓冲力中的阻尼力分量，辨识出描述液压防后倾装

置阻尼特性的参数。将液压防后倾装置模型作为随速度变化的虚拟力集成入起重机刚柔耦合模型中，构成起重

机虚拟样机模型。通过起重机卸载冲击仿真，获得描述卸载载荷和阻尼力关系的仿真曲线，通过起重机防后倾

试验，验证了仿真模型的准确性。这一试验建模方法为准确求解一类弹性结构与液压缓冲系统之间的复杂动力

学响应提供参考。

关键词: 防后倾装置；阻尼特性；非参数模型；刚柔耦合；卸载冲击

中图分类号: O328；TH212 文献标志码: A 文章编号: 1004-4523（2022）04-0912-08
DOI：10.16385/j.cnki.issn.1004-4523.2022.04.015

引 言

大型起重机是重要的工程装备，在发生钢丝绳

断裂或吊钩突然脱落等情况时，储存在起重机中的

弹性势能突然释放，起重臂剧烈反弹撞击防后倾装

置 ，极 易 发 生 起 重 臂 断 裂 或 整 机 倾 翻 的 严 重

后果［1］。

防后倾装置是保护起重机结构安全和稳定性的

重要安全装置。液压缓冲是大型起重机防后倾的常

用方式，阻尼是液压防后倾装置非线性特性的主要

因素。一般认为，阻尼力与缓冲速度相关［2］。通过

特性试验获得运动和阻尼力相关的试验数据［3‑4］，是

建立描述阻尼特性非参数模型的重要手段。Chan‑
drashekhar等［5］采用周期性的斜坡激励分离出车载

缓冲器中与速度相关的阻尼力；孙伟等［6］通过输入

正弦激励的特性试验辨识了阻尼器理论模型参数；

Barethiye等［7］进行车载缓冲器特性试验，根据试验

数 据 建 立 了 速 度 与 阻 尼 力 之 间 分 段 线 性 模 型 ；

Cheng等［8］根据特性试验数据辨识了车载阻尼器特

性参数，建立了描述阻尼力与频率和振幅关系的正

切函数模型。非参数模型的参数与试验数据之间具

备强相关性，在仿真中具有效率和精度优势。目前，

采用特性试验数据建立液压防后倾装置的非参数模

型还未见报道。

液压阻尼特性建模与多体动力学分属液固两个

研究领域，如何准确模拟液压缓冲系统与多体系统

的耦合响应一直是研究的热点。这类问题常采用基

于机液联合仿真的虚拟样机技术求解。如童水光

等［9］、吴小峰等［10］利用多体理论和流体方程分别建

立了柱塞泵的机械模型和液压模型，分析了柱塞泵

的结构参数对液压响应的影响；徐齐等［11］建立了起

重机刚柔耦合模型与液压防后倾装置模型，通过联

合仿真研究了桁架结构与液压防后倾装置之间的冲

击响应。联合仿真方法需在多体和流体两个不同环

境之间通过大数据迭代求解动态响应。为获得准确

的瞬态响应，其求解的时间步需设置为极小。An‑
dersson等［12］通过联合仿真优化了冲击锤的液压工

作压力和结构参数，以时间步长为 2.7×10-7 s，使用

八核工作站仿真 0.3~0.4 s的冲击过程需 7.5 h。目

前，对于瞬态冲击下流固耦合问题，采用机液联合仿

真方法难以兼顾效率和精度［13‑14］，无法满足工程实

际需要。

本研究以典型的液压防后倾装置为对象，进行

缓冲理论分析，通过系列作动试验，探讨描述液压防

后倾装置阻尼特性的数学模型；阻尼特性模型样条

拟合后，以外载荷形式集成入起重机刚柔耦合模型

中，建立起重机虚拟样机模型；进行起重机防后倾仿

真和试验，验证仿真模型的准确性。
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基金项目: 国家留学基金资助项目（201908430262）。
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1 理论分析

1. 1 模型简化

液压防后倾装置属于液压弹簧缓冲器，由缓冲

油缸、油管、阀组以及油箱串联组成缓冲油路，其中

液压缓冲元件为插装阀，缓冲油缸的无杆腔中安装

一个小刚度弹簧。典型的液压弹簧缓冲器原理图如

图 1所示。

图 1中，在外界冲击作用下，活塞杆推动液压油

高速通过缓冲油路，液压油在通过缓冲油路过程中

产生阻尼力。随着插装阀开口大小变化，缓冲油路

的通油能力变化，阻尼力也随之变化。将图 1所示

液压缓冲油路简化成油缸、液压油管和控制阀串联

的变阻尼缓冲模型，如图 2所示。

图 2中，v为活塞杆速度，lT为管长，d为管径，管

径和管长决定液压管路的通流能力。插装阀开启

后，阀芯开口大小决定阀的通流能力，插装阀的阻尼

特性 RH 随阀芯开口大小变化而变化。现对这一简

化模型进行动态特性研究。

1. 2 管路特性

活塞杆以速度 v驱动油液从油缸无杆腔经管路

流向插装阀，油液流量可表示为：

Q= Acv （1）
式中 Q为流量，Ac为油缸无杆腔活塞面积。

管路的稳态特性可表示为：

Δp= RTQn （2）

式中 Δp为管路压降，RT 为管路液阻，n为流动状

态指数。

由式（1）和（2），管路稳态特性可表示为：

Δp= RT An
c vn （3）

活塞杆加速运动时，对于无杆腔出油口与阀块

之间的管路，假定无杆腔出油口处压力为 pT1，阀块

端压力为 pT2，忽略油液压缩性，可列出管路内油柱

的力平衡方程：

ρAT lT
d(Q/AT )
dt =( pT1 - pT2 )AT- RTQn AT（4）

式中 ρ为液压油密度，AT为管道截面积。

由式（3）和（4），无杆腔出油口压力可写为：

pT1 = pT2 + RT An
c vn+ ρlT

d(Q/AT )
dt （5）

1. 3 插装阀特性

根据插装阀口压力流量公式，插装阀开启后阀

口压降可描述为：

Δp= ρ
2 (

Q
Cd Af

)2 = ρ
2 (

Ac

Cd Af
)2v2 （6）

式中 Cd 为阀口流量系数，Af 为插装阀口的通流

面积。

因此，插装阀口处的压力可写为：

pT2 = pc+Δp= pc+
ρ
2 (

Ac

Cd Af
)2v2 （7）

式中 pc为插装阀的开启压力。

1. 4 液压缓冲系统特性

联立管路特性方程（5）和插装阀特性方程（7）可

得油缸无杆腔出油口的压力为：

pT1 = pc+
ρ
2 (

Ac

Cd Af
)2v2 +

RT An
c vn+ ρlT

d(Q/AT )
dt （8）

式（8）右边依次为插装阀开启压力、插装阀压

降、管路稳态压降以及油液惯性力。插装阀开启压

力为常量，与时间和速度无关；插装阀响应时间短，

阀口压降随时间的变化可忽略，压降由通过插装阀

阀口的油液流量决定；管路稳态压降由管路尺寸和

通过管路的油液流量决定；油液在管路中启停运动

产生的惯性力与外部活塞杆的作动加速度相关。当

活塞杆恒速运动时，缓冲油缸的无杆腔出油口的压

力稳态值由插装阀开启压力、插装阀压降、管路稳态

压降组成，后两者均为作动速度的函数，可简写为

p ( v )；当活塞杆加速运动时，出油口的压力在稳态值

的基础上，叠加了管路中油液惯性力，油液惯性力与

活塞杆的加速度有关，可简写为 p ( a )。因此，缓冲

图 2 变阻尼液压缓冲系统简化模型

Fig. 2 Simplified model of variable damping hydraulic buffer
system

图 1 缓冲器液压原理图

Fig. 1 Hydraulic schematic diagram of buffer
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油缸的无杆腔出油口压力可表示为：

pT1 = pc+ p ( v )+ p ( a ) （9）
式（9）表明，对于包含油管和控制阀的缓冲器，

缓冲油缸压力可表示为活塞杆的速度、加速度相关

的函数，且缓冲油缸压力的最小值由控制阀的开启

压力决定。

2 特性建模

2. 1 建模原理

由于作动力 Fa 与缓冲力 F是一对作用力和反

作用力，在作动器作动下，液压弹簧缓冲器产生动态

响应。将缓冲器作为一个动力学系统进行分析，如

图 3所示。

图 3中，缓冲力 F满足关系式：

F= ks+ pT1Ac+ ma （10）
式中 k为缓冲弹簧的刚度，m为活塞杆的质量。将

式（9）代入式（10），则有：

F= ks+ pc Ac+ p ( v )Ac+ p ( a )Ac+ ma（11）
式（11）表明，缓冲力 F与缓冲位移 s，速度 v，加

速度 a相关。因此，缓冲力 F可以描述为：

F= f1 ( s )+ f2 ( v )+ f3 ( a ) （12）
式中 f1 ( s )= ks为弹性力，该弹性力与缓冲行程呈

线性相关。

f2 ( v )= f0 + cvn 为阻尼力，该阻尼力由两部分

组成，其中，f0 = pc Ac为缓冲油路的最小缓冲力，与

控制阀的开启压力有关；cvn描述了控制阀的开启特

性和管路的通流特性对缓冲力的非线性影响，表明

该阻尼力与缓冲速度呈非线性相关。

f3 ( a )= p ( a )Ac+ ma为惯性力，该惯性力与油

柱、活塞杆的质量相关。由于油柱的质量相对于活

塞杆质量为小量，通常可忽略油柱的惯性力，因此，

缓冲力 F可写为：

F= ks+ f0 + cvn+ ma （13）
式（13）描述了起重机防后倾装置的缓冲力与缓

冲弹簧刚度、液压阻尼、活塞杆质量之间的关系。与

车轮对油气悬挂［5］产生持续的、能量较小的冲击不

同，起重臂卸载反弹瞬间冲击防后倾装置，其冲击能

极大。防后倾装置需要在一次缓冲过程中，通过阻

尼吸收起重臂绝大部分的动能，因此，防后倾装置的

阻尼特性对于起重臂减振极为重要。

由于阻尼力受库伦摩擦、油液黏滞力、内泄露等

因素的影响，其模型参数难以通过理论准确推导，现

通过试验测定，建立描述阻尼力的数学模型：

f2 ( v )= f0 + cvn （14）
液压油通过油管和阀口产生的沿程压力损失和

局部压力损失均为速度相关的函数，式（14）描述了

两者的综合影响。为了获得式（14）中模型参数，采

用斜坡激励作动，激励源定义为速度阶跃函数：

v=ì
í
î

v0， t> 0
0， t= 0

v0 ∈ [ 100，1000 ] mm/s （15）

在缓冲器输入斜坡激励条件下，作动力时域响

应中的惯性力 f3 ( a )可忽略，根据输入激励和输出缓

冲力 F，分离出与速度相关的阻尼力 f2 ( v )，并根据

系列阻尼力 f2 ( v )辨识出参数 f0，c和 n。对于包含长

油管和控制阀等典型液压元件的缓冲器，其阻尼力

可用与速度相关的多项式描述，因此，该测试原理适

用于这类缓冲器的阻尼特性建模。

2. 2 测试设备

建立特性试验台，通过测定作动器的力和运动，

可获得对应缓冲器的缓冲特性。缓冲特性测试方案

如图 4所示。

图 4特性试验台包括作动器、缓冲器和台架。

台架为内部中空的框架结构，作动器和缓冲器相向

布置于台架中部。作动器通过闭环伺服控制系统控

制作动力，驱动作动杆推动活塞杆以指定的速度

运动。

根据图 1设计的缓冲器为：内径 180 mm缓冲油

缸，通过长 1.5 m、直径 38 mm的软管与阀块相连，

阀块上安装了 LC50A40E6XB型插装阀和油箱。该

缓冲器置于缓冲特性试验台中，如图 5所示。

图 5 中 ，作 动 器 型 号 为 ITS250，其 行 程 为

250 mm，额定作动力 250 kN，作动器内置有位移传

感器和力传感器，其中力传感器用于测量作动器与

缓冲器之间的作用力，位移传感器用于测量作动器

的伸缩行程。

图 3 缓冲器动力学模型

Fig. 3 Dynamic model of the buffer

图 4 缓冲特性测试方案

Fig. 4 Scheme of buffer characteristics test
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2. 3 参数辨识

作动器对缓冲器恒速作动，在启动瞬间，作动器

的伸缩杆速度阶跃到指定速度，按指定速度完成行

程后停止运动，测定作动器的位移和作动力的时域

响应如图 6所示。

对比图 6中作动器的动态响应，可将作动力变

化分为三个阶段：初始，作动速度阶跃到指定速度

时，作动力产生阶跃，作动力短暂震荡后稳定，形成

稳态值；0~2 s内，随着作动器位移增加，作动力逐

渐线性递增；2 s时，作动器到位停止作动，作动力

阶跃下降且随作动器停止而缓慢减小。以上过程

中，在作动器启动瞬间，作动力产生震荡，突变峰值

与稳态值之间的差值为缓冲器的惯性力，这一惯性

力与作动器的初始加速度相关；在匀速运动过程

中，作动力随位移递增部分为弹性力，这一弹性力

与弹簧刚度有关；在作动器启动和停止时刻，作动

力随速度突变的差值对应缓冲器的液压阻尼力，显

然，这一阻尼力与速度相关，且它在缓冲力中占比

最大。因此，根据作用力与反作用力原理，从作动

力的时域响应中，可分离出缓冲力的三个分量，即

缓冲器活塞杆的惯性力，缓冲弹簧的弹性力以及液

压阻尼力。

将作动速度范围［100，1000］mm/s分为 10个
恒速测试点，在 200 mm作动行程范围内，对缓冲器

进行系列作动测试，测试结果如图 7所示。

图 7中，系列作动速度对应的作动力均为阶跃

力信号，随着作动速度增加，作动力的稳态值依次增

加，说明液压阻尼力与速度呈规律性变化；而作动力

的峰值与稳态值之间的差值则逐渐减小，说明高速

条件下惯性力在作动力中的占比减小。提取系列作

动力的稳态值，绘出作动力与速度之间的关系，如图

8所示。

由图 8可知，作动速度与阻尼力呈非线性关系。

根据式（14），采用最小二乘法对试验数据进行拟合，

可得作动速度与阻尼力之间的关系近似满足：

图 5 缓冲特性试验台

Fig. 5 Buffer characteristic test device
图 6 作动器的运动和作动力响应

Fig. 6 Actuation motion and force response of actuator

图 7 系列作动运动与力响应

Fig. 7 Series actuation motion and force response
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f2 ( v )=
ì

í

î

ïïïï

ïïïï

9290+ 5v1.463， v∈[ 0，600 ] mm/s
10290+ 4.5v1.453， v∈[ 700，1000 ] mm/s
0， v< 0

（16）
对比式（14）和（16）可知：

在［0，600］mm/s 速 度 范 围 内 ，f0 = 9290 N，

c= 5，n= 1.463；
在 ［700， 1000］ mm/s 速 度 范 围 内 ，

f0 = 10290 N，c= 4.5，n= 1.453。
式（16）表明，在［0，1000］mm/s速度范围内，描

述缓冲器阻尼力的非参数模型由两个分段函数构

成，其中，700 mm/s作动速度为两个函数的分界点。

插装阀开启压力变化使得缓冲器阻尼特性产生了变

化，随着作动速度增加，插装阀开启压力增加，阀开

口同步增大；而插装阀开口增大，通流能力增强，缓

冲器阻尼变小，c和 n值也同步减小。

对于包含油管和控制阀等典型元件的液压缓冲

器，其动态响应受液压元件的动态特性的影响，特别

是作为缓冲力主要成分的阻尼力由液压元件的开启

特性和通流特性决定。这一建模方法将缓冲器作为

灰盒［5］，通过作动器的输入和输出信号辨识出缓冲

器中与速度相关的阻尼特性参数，这对于不同缓冲

器的阻尼特性建模具备通用性。

3 仿真及试验

3. 1 虚拟样机建模

液压防后倾装置由 2个液压弹簧缓冲器并联组

成，液压弹簧缓冲器通过油管与阀组相连，阀组与油

箱固定在液压防后倾装置的横梁上，液压防后倾装置

通过铰链与塔身门架铰接，液压弹簧缓冲器中部通过

链条与门架顶端相连。液压防后倾装置如图 9所示。

液压弹簧缓冲器建模分为惯性力建模、阻尼力

建模和弹性力建模三个部分，其中根据缓冲器的质

量分布和几何参数，建立缓冲器的惯量，模拟缓冲器

受冲击时的惯性力；根据缓冲弹簧刚度，建立常刚度

弹簧，模拟活塞杆与活塞缸之间随位移变化的弹性

力；将表达式（16）进行数据密化，建立描述相对速度

和作用力关系的数据表，将数据表拟合为一个样条

函数，并将这一函数定义为活塞杆与活塞缸之间随

相对速度变化的双向作用力。这一虚拟力即在多体

环境中表示液压油通过缓冲油路的阻尼力。在AD‑
AMS中，建立液压防后倾装置模型如图 10所示。

为探讨防后倾装置的缓冲力对起重臂结构安全的

影响，现将防后倾装置安装在某大型动臂塔机上，进行

起重机防后倾仿真及试验。该动臂塔机的起重臂长

35 m，塔身高 24 m，起重臂自重 7.7 t，最大吊重 63 t，起
升钢丝绳倍率为 2，起重臂仰角范围为 15°~86°。起重

臂可在垂直面内绕臂根铰点旋转，当起重臂仰角为 75°
时，起重臂与防后倾装置接触，如图 11所示。

大型起重机的起重臂和塔身均为桁架结构。为

分析桁架结构的动态特性对耦合响应的影响，采用

刚柔耦合方法进行冲击响应分析，其建模主要分为

两步：首先，采用有限元方法，对桁架结构进行离散，

通过模态截断法建立包含有限阶模态的柔体模型；

其次，根据多体动力学理论，将起重臂和塔身模型铰

接，塔身与地面固接。

变幅系统由变幅钢丝绳和变幅拉杆组成，用于

连接起重臂臂尖和塔身门架。现采用刚性杆和一个

只受拉不受压的变刚度弹簧阻尼器分别模拟变幅系

统的惯量和刚度，其中变刚度弹簧的刚度等价于变

幅钢丝绳刚度和变幅拉杆刚度的串联刚度。

起升钢丝绳的布置方式为：从起重臂臂根沿起重

图 8 作动速度与作动力关系

Fig. 8 The relationship between actuation speed and actua‑
tion force

图 9 液压防后倾装置结构图

Fig. 9 Structure diagram of HATD

图 10 液压防后倾装置仿真模型

Fig. 10 Simulation model of HATD
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臂到臂尖，穿过臂尖的滑轮与吊钩相连。起吊重物

时，沿起重臂分布的起升钢丝绳随起重臂一起运动。

吊重受重力作用对起重臂臂尖产生竖直向下的作用

力，起升钢丝绳的拉力为沿起重臂臂体作用并随起重

臂运动的分段集中力，这两个集中力的幅值之比为起

升倍率。吊重和起升拉力同时加载，同时卸载，在起

重机卸载冲击动响应分析中简化为随时间变化的外

力函数。建立的起重机刚柔耦合模型，如图 12所示。

图 12中，吊重和变幅钢丝绳的拉力合成为沿起重

臂轴线方向的压力，分段的起升钢丝绳拉力在穿过臂

体滑轮过程中形成对起重臂横向作用力，再计及起重

臂的自重对起重臂变形的影响，因此，在起吊重物时，

起重臂整体为压弯变形。在吊重释放瞬间，起重臂弹

性变形恢复，在竖直平面内产生绕臂根铰点旋转的刚

体运动，并伴随自身的弹性振动，撞击防后倾装置。

防后倾过程中，起重臂与防后倾装置之间的复杂运动

使防后倾装置对起重臂的缓冲力变化剧烈。研究缓

冲力随起重臂运动的变化并确定防后倾装置的缓冲

力峰值是起重机极限工况设计的依据。

3. 2 防后倾仿真及试验

大型动臂塔机防后倾仿真工况为：起重臂缓慢

起吊砝码，带载变幅至最大仰角后，突然卸载，起重

臂反弹撞击防后倾装置。卸载载荷为 10%~100%
的 起 重 机 额 定 载 荷 ，每 个 仿 真 工 况 90 s，以 4 核

CPU，1.6 GHz主频计算机完成一个工况仿真需 32
min。提取系列卸载冲击工况中起重臂与缓冲器之

间的冲击速度和阻尼力峰值，如表 1所示。

由表 1可知，在最大载荷卸载条件下，起重臂冲

击缓冲器的最大速度不超过 500 mm/s，处于［0，
600］mm/s速度段的缓冲器阻尼特性模型作用范围

内，即这一阻尼特性模型可覆盖起重机倾翻冲击液

压防后倾装置的试验工况。由于起重机防后倾试验

极端危险，现采用较小的卸载载荷，对该型动臂塔机

进行突然卸载试验。试验条件为：起重臂在仰角 75°
缓慢起吊 48%，54%，60%，67%，73%额定载荷的

砝码，然后起重臂带载缓慢变幅至 82°，稳定后起升

机构向上提升砝码，拉动脱钩器突然释放砝码。实

时采集卸载冲击过程中液压防后倾装置的无杆腔液

压力，并根据结构参数将仿真阻尼力转换为无杆腔

液压力，两者对比如图 13所示。

图 13中，液压力存在两个明显的峰值，其中一个是

卸载后 0.1 s左右出现，另一个是卸载后 0.6 s左右出

现。第一个液压力峰值由卸载瞬间起重臂的弹性振动

与液压防后倾装置阻尼特性耦合产生，第二个液压力

峰值由起重臂的刚体回转运动与液压防后倾装置阻尼

特性产生。第二个液压力峰值明显高于第一个液压力

峰值，其对起重臂结构安全影响更大。将缓冲器的最

大液压力的试验值与仿真值比较，如图 14所示。

从图 14中起重机防后倾试验的液压力分布看，

试验值与仿真曲线吻合，试验值与仿真值之间的误

差均在 10%以内，证明液压防后倾装置阻尼特性模

型准确。从图 14 的仿真计算曲线的趋势上看，

图 11 某型动臂塔机样机

Fig. 11 Prototype of tower crane

图 12 起重机虚拟样机模型

Fig. 12 Virtual prototype model of the crane

表 1 系列卸载冲击仿真结果

Tab. 1 Simulated results under series unloading impact

卸载载荷与

额定载荷的比值/%
10
20
30
40
50
60
70
80
90
100

最大速度/
(mm·s-1)
58
96
127
162
213
270
301
364
413
479

阻尼力峰值/kN

11.2
13.8
15.5
18.2
23.8
29.1
30.5
38.2
43.9
51.8
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100%额定载荷卸载冲击的仿真液压力峰值是 70%
额定载荷卸载冲击的仿真液压力峰值的 1.7倍，说

明液压防后倾装置的非线性特性对起重臂与液压防

后倾装置之间的冲击力影响显著。

工程设计中，防后倾装置的缓冲行程较容易满

足，而作为起重臂所受的横向冲击载荷，若防后倾装

置的缓冲力过大，则可能威胁起重机的结构安全，特

别是冲击点附近起重臂结构的局部稳定性。在进行

起重机防后倾设计时，已知防后倾装置的速度‑阻尼力

特性，根据起重臂的最大回转冲击速度可确定防后倾

装置的阻尼力峰值。由于阻尼力是防后倾装置缓冲

力的主要分量，根据防后倾装置的阻尼力峰值，结合

起重臂的材料，结构和约束条件，可评估极限工况下

起重机关键结构的安全性和防后倾装置的适用范围。

4 结 论

通过系列作动试验测定了液压弹簧缓冲器的动态

响应，建立了描述液压弹簧缓冲器阻尼特性的数学模

型，辨识了模型的关键特征参数，并将这一数学模型集

成入多体环境中，建立了起重机虚拟样机模型，通过起

重机防后倾试验验证了仿真模型，得出了如下结论：

（1）防后倾仿真和试验结果中液压力仿真值和

试验值误差小于 10%，表明了液压弹簧缓冲器阻尼特

性的非参数模型准确，采用系列斜坡激励从液压缓冲

特性中分离出非线性阻尼特性这一建模方法有效。

（2）基于液压防后倾装置特性建模的起重机虚

拟样机仿真实现了多体环境中液压力响应快速求

解，为计算瞬态冲击下弹性结构与液压系统之间动

响应提供了新方法。

（3）通过虚拟样机模型仿真预测了系列卸载工

况动态响应，发现液压防后倾装置的液压力随卸载

载荷增加呈非线性变化，极限工况的液压力仿真结

果为大型起重机关键结构设计提供了定量依据。

图 13 系列防后倾试验液压防后倾装置的液压力

Fig. 13 Hydraulic pressure of HATD in series anti-backward tilting test

图 14 卸载载荷与液压力之间关系

Fig. 14 Relationship between unloading load and hydraulic
pressure of HATD
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Characteristic modeling of hydraulic anti-backward tilting device and
research on anti-backward tilting of crane

LIU Yang
（College of Engineering and Design，Hunan Normal University，Changsha 410081，China）

Abstract: To address the dynamic response problem of the hydraulic anti-backward tilting device（HATD）for sudden unloading of
a crane，a characteristic modeling method of the HATD is proposed. The HATD is simplified into a model composed of a fixed
damping pipeline and a variable damping valve. The characteristics of the pipeline and the cartridge valve are respectively analyzed
theoretically，and a general method for describing the buffering characteristics of the HATD is established. Through a series of
characteristic tests，the damping force components in the buffer force are separated，and the parameters describing the damping
characteristics of the HATD are identified. The HATD model is integrated into the rigid-flexible coupling model of the crane as a
virtual force varying with speed to form a virtual prototype of the crane. Through a series of unloading impact simulations，a simula‑
tion curve describing the relationship between unloading load and damping force is obtained，and the accuracy of the simulation
model is verified through crane anti-backward tilting tests. This experimental modeling method can provide a reference for accurate‑
ly solving the complex dynamic response between a type of elastic structure and a hydraulic buffer system.

Key words: anti-backward tilting device；damping characteristic；non-parametric model；rigid-flexible coupling；unloading impact
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