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电动拖拉机变刚度振动馈能装置频率匹配方法与试验

王　 威　 李梓强　 韩嘉璐　 赵　 洁
(西北农林科技大学机械与电子工程学院, 陕西杨凌 712100)

摘要: 针对轮式电动拖拉机的高效振动能量回收问题,在课题组现有振动馈能装置的基础上,引入变刚度弹簧,提
出一种装置共振频率与路面激励频率的匹配方法,提升了俘能性能。 分析电动拖拉机行驶的路面激励频带,研究

并建立变刚度振动馈能装置的动力学模型;融合隐式重启 Arnoldi 法、自适应交叉近似算法及有限元方法研究装置

的模态演化规律,在此基础上确定变刚度弹簧的劲度系数,提出变刚度振动馈能装置的频率匹配方法;通过谐波定

频与扫频试验对比,研究定、变刚度振动馈能装置的俘能性能。 结果表明:引入变刚度弹簧能够使馈能装置的共振

频带拓宽,最大瞬时输出电压提高至 52. 2 V,平均输出功率和发电量分别提升 34. 4%和 42. 8% ,同时满足电池组的

减振要求。
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Frequency Matching Method and Experiment of Variable Stiffness
Vibration Energy Feedback Device for Electric Tractor

WANG Wei　 LI Ziqiang　 HAN Jialu　 ZHAO Jie
(College of Mechanical and Electronic Engineering, Northwest A&F University, Yangling, Shaanxi 712100, China)

Abstract: In allusion to the efficient vibration energy recovery problem of a wheeled electric tractor, a
variable stiffness spring was innovatively integrates into the research team􀆳s existing vibration energy
feedback device and a method was proposed to match the device􀆳s resonance frequency with the road
surface excitation frequency, thereby improving energy capture performance. Firstly, the range of road
excitation frequency was analyzed based on the road grade and vehicle speed of the electric tractor.
Subsequently, a nonlinear 10-degree-of-freedom dynamic model of the variable stiffness vibration energy
feedback device was formulated. With the QR decomposition, implicit restart Arnoldi method ( IRAM)
and adaptive cross approximation algorithm (ACA), the modal frequencies of the device were solved,
and the modal evolution law was analyzed by combining these methods with the finite element method. On
this basis, the stiffness coefficient of variable stiffness spring was determined, and the frequency matching
method for the variable stiffness vibration energy feedback device was proposed. Finally, fixed-frequency
and swept-frequency bench tests were conducted to compare the energy capture performance of the fixed
and variable stiffness vibration energy feedback devices. The results demonstrated that the variable
stiffness spring structure significantly broadened the resonance band of the device, increased the
maximum instantaneous output voltage to 52. 2 V, and boosted the average output power and electricity
generation by 34. 4% and 42. 8% , respectively, at the same time, it met the vibration reduction
requirement for the battery pack. The above research can provide theoretical and technical support for the
power supply of electric tractors and it was of great significance to promote the development of its energy-
saving technology.
Key words: electric tractor; variable stiffness; frequency matching; vibration energy capture



0　 引言

新质生产力助推现代农业 “向新向绿” 发

展[1 - 2],电动拖拉机作为一种农用动力机械,具有清

洁环保、节能高效、控制灵活的优点,然而受高比功

率和高比能量电池技术发展的制约,其普遍存在动

力不足、续航里程短的应用困难[3 - 4]。 振动馈能装

置可以将电动拖拉机行驶环境中的振动能量转换为

电能并存储在电池或超级电容中,是补给电动拖拉

机电能和延长续驶里程的重要途径[5 - 7]。
电动拖拉机行驶环境的激励频率具有一定的带

宽,定刚度振动馈能装置只有激励频率在系统共振

频率附近时,才具有较高俘能效率[8 - 9],在实际应用

中有一定的局限性。 目前,国内外学者对设计与实

际应用环境相匹配的高性能振动馈能装置开展了大

量研究[10 - 12]。 从现有研究[13 - 17]来看,非线性变频、
双稳态和多稳态振动馈能装置均在一定带宽激励下

具有较好的俘能性能,然而主动式非线性变频馈能

装置需要外界能量输入,往往导致较高的能量损耗;
被动式斜弹簧组合结构一般较为繁琐且在刚度等效

时容易产生误差,双涡旋平面弹簧结构具有良好的

被动连续变刚度特性,可提升系统在低频宽带激励

下的俘能性能,为本研究提供了重要参考,但其存在

加工工艺与制造难度较高的不足;双稳态和多稳态

馈能装置在势阱跃迁过程中容易产生振动波动和冲

击,同时系统参数的设计和控制较为复杂。
鉴于变刚度弹簧(变节距弹簧)具有刚度被动

连续变化、结构简单和易加工的特点[18],能够实现

装置模态频率可变、俘能频带拓宽和性能增强的作

用,本文将变刚度弹簧应用于课题组现有的压电 机

械电磁复合式振动馈能装置[7],分析装置模态频率

的演化规律,提出模态频率与路面激励频率的匹配

方法,并结合台架试验验证其俘能性能的提升和电

池组的减振要求,以期为电动拖拉机振动能量的高

效俘获提供方法。

1　 装置结构与动力学建模

基于课题组现有的压电 机械电磁复合式振动

馈能装置,引入变刚度弹簧结构,构建电动拖拉机变

刚度振动馈能装置,如图 1 所示。 装置上方放置动

力电池组,下方固定于车架。 该装置包含机械电磁

和压电 2 部分,利用变刚度弹簧实现模态频率与路

面激励频率的匹配,进一步提升装置的俘能性能。
在装置振动过程中,变刚度弹簧 1 的刚度连续变化,
引起装置整体模态频率连续变化;机械电磁部分通

过 2 个单向离合器带动锥齿轮、增速机、发电机单向

转动,从而进行发电;压电部分通过杠杆机构使压电

材料发生变形,利用正压电效应进行发电。

图 1　 变刚度振动馈能装置结构图

Fig. 1　 Structure diagram of variable stiffness
vibration energy feedback device

1. 变刚度弹簧　 2. 锥齿轮　 3. 齿条　 4. 单向滚珠离合器　 5. 齿
轮　 6. 增速器　 7. 发电机　 8. 弹簧　 9. 压电材料　 10. 杠杆机构

　
拖拉机属于非道路车辆,运输和作业时的行驶

路面等级通常为 C、 D 级, 且 D 级路面占比较

多[19 - 20]。 因此,本文在 D 级路面条件下以电动拖

拉机作业行驶速度 3 ~ 5 km / h[21]为例分析装置的激

励特性。 文献[22]谐波叠加法给出了 D 级路面的

随机道路模型,该模型可以表示为

q(t) = 1
u ∑

n

i =1
2Gq(n0) ( ni

n0
)

-w
Δnisin(2πfi t + θri) =

∑
n

i =1
2Gq(fi)

Δfi
u sin(2πfi t + θri) (1)

式中　 n0———参考空间频率,m - 1

u———电动拖拉机的速度,m / s
ni———空间频率,m - 1

Gq(n0)———道路粗糙度的等级系数,m3

fi———每个小间隔的平均频率,Hz
θri———[0,2π]的随机数,rad
Gq( fi)———功率谱密度函数,m3

Δni———空间频率离散步长,m - 1

Δfi———时间频率离散步长,Hz
t———时间,s
w———频谱指数,通常取 2

根据 ISO 8608 中的道路分类[23],D 类道路的

Gq(n0)为 1. 024 ×10 -3 m3,参考空间频率 n0的范围为

0. 011 m -1 < n0 <2. 83 m -1,电动拖拉机的路面激励频率

与车速和路面空间频率有关,三者之间的关系[24]为

f = nu (2)
式中　 f———路面时间频率,Hz

n———路面空间频率,m - 1

由电动拖拉机的行驶速度和参考空间频率的范

围计算出电动拖拉机的路面激励频率范围为

(0. 009 17 Hz,3. 930 56 Hz)。 考虑拖拉机的轮胎刚

度较大,忽略其弹性形变影响;同时由于后置挂车或
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农机具对装置垂直振动的影响较小,予以忽略。 分

析装置内部结构的运动关系和受力,建立变刚度振

动馈能装置的 10 自由度高维非线性动力学模型如

图 2 所示。 图 2 中,km1为变刚度弹簧的刚度,N / m;
mb、mp分别为上框架与电池组、压电上盖板的质量,
kg;zb、zp、z2、z4分别为上框架、压电上盖板和第 1、2
锥齿轮沿 Z 轴的振动位移;y6、yg分别为第 3 锥齿

轮、直齿圆柱齿轮和单向离合器之间沿 Y 轴的振

动位移;x1、x3、x5 分别为第 1 和第 3 锥齿轮、齿轮

和齿条、第 2 和第 3 锥齿轮的啮合位移;km2、kp、cp
分别为压电部分弹簧的刚度、等效刚度、阻尼;k7、
k8分别为单向离合器的刚度,N / m;k i、ei、ci、b i分别

为各锥齿轮啮合副的啮合刚度、综合传动误差、啮
合阻尼、齿轮间隙( i = 1,3,5);k j、c j分别为各锥齿

轮轴承的支撑刚度、支撑阻尼( j = 2,4,6);Rp为负

载电阻,Ω。

图 2　 变刚度振动馈能装置的动力学模型

Fig. 2　 Dynamic model of variable stiffness vibration energy feedback device
　

　 　 变刚度弹簧的非线性渐硬弹簧模型可表示

为[25]

km1 = kh1 + kh3x2 (3)
式中　 kh1、kh3———弹簧的劲度系数

x———弹簧压缩量,m
各锥齿轮啮合副的综合传动误差呈现周期性变

化,可表示为[26]

ei( t) = emi sin(ωi t + φe) (4)
式中　 ωi———角频率,rad / s

emi———齿轮啮合副传动误差的谐波幅值,m
φe———齿轮啮合副传动误差的初始相位,rad

相对位移 x1、x3、x5和 yg可分别表示为

x1 = r2θ2cosα - r3θ3cosα + z2cosα - y6cosα - e1( t)
x3 = zbcosα - r1θ1 - e3( t) - q( t)
x5 = r3θ3cosα - r4θ4cosα + y6cosα - z4cosα - e5( t)
yg = rg(θ2 - θ4)

ì

î

í

ï
ïï

ï
ïï

(5)
式中　 α———每个锥齿轮法向压力角,取 20°

θ1———齿轮旋转角度,(°)
θ2、θ3、θ4———第 1、2、3 锥齿轮旋转角度,(°)
r1、r2、r3、r4———齿轮和 3 个锥齿轮啮合半径,m
rg———齿轮轴半径,m

齿轮副啮合阻尼 c1、c3和 c5可表示为[27]

ci = 2ξ
kimzdmcd

mzd +mcd
　 ( i = 1,3,5) (6)

式中　 ξ———齿轮啮合副的啮合阻尼比

mzd———齿轮啮合副主动齿轮的质量,kg
mcd———齿轮啮合副从动齿轮的质量,kg

综上,电动拖拉机变刚度振动馈能装置的动力

学微分方程为

mb z
··

b + km1(zb - q(t)) + km2(zb - zp) + k3f3 + c3x
·

3 =0

mp z
··

p - km2(zb - zp) + kp(zp - q(t)) +

　 　 cp( z
·

p - q·(t)) + gpVp =0

CpV
·

p - gp z
·

p +Vp / Rp =0

J1θ
··

1 - r1(k3f3 + c3x
·

3) + k7(θ1 - θ2) =0

J2θ
··

2 - k7(θ1 - θ2) + r2(k1f1 + c1x
·

1)cosα =0

m2 z
··

2 + k2z2 + c2 z
·

2 + (k1f1 + c1x
·

1)sinβ =0

m4 z
··

4 + k4z4 + c4 z
·

4 - (k5f5 + c5x
·

5)sinβ =0

m6y
··

6 + k6y6 + c6y
·

6 - (k1f1 + c1x
·

1 - k5f5 - c5x
·

5)sinβ =0

J3θ
··

3 - r3(k1f1 + c1x
·

1 - k5f5 - c5x
·

5)cosα =0

J4θ
··

4 - r4(k5f5 + c5x
·

5)cosα =0
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(7)
式中　 gp———压电耦合系数

J1、J2、J3、J4———齿轮和 3 个锥齿轮的惯性矩
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Vp———压电部分的输出电压,V
f1———齿轮和齿条的齿轮间隙非线性函数

f3———第 1、3 锥齿轮的齿轮间隙非线性函数

f5———第 2、3 锥齿轮的齿轮间隙非线性函数

β———锥齿轮基准锥角,(°)
Cp———压电材料的等效电容

将式(5)代入式(7),得到消除刚体位移后变刚

度振动馈能系统的动力学微分方程为

mb z
··

b + km1(zb - q(t)) + km2(zb - zp) + k3f3 + c3x
·

3 =0

mp z
··

p - km2(zb - zp) + kp(zp - q(t)) + cp( z
·

p - q·(t)) + gpVp =0

CpV
·

p - gp z
·

p +Vp / Rp =0

x·3 +
r21
J1

(k3f3 + c3x
·

3) -
r1k7yg
J1rg

+ e··3(t) + q··(t) - z··bcosα =0

m2 z
··

2 + k2z2 + c2 z
·

2 + (k1f1 + c1x
·

1)sinβ =0

m4 z
··

4 + k4z4 + c4 z
·

4 - (k5f5 + c5x
·

5)sinβ =0

m6y
··

6 + k6y6 + c6y
·

6 - (k1f1 + c1x
·

1)sinβ + (k5f5 + c5x
·

5)sinβ =0

x··1 + ( r
2
2cos2α
J2

+
r23cos2α

J3
)(k1f1 + c1x

·
1) -

r2k7ygcosα
J2rg

+ y··6cosα - z··2cosα -
r23cos2α

J3
(k5f5 + c5x

·
5) + e··1(t) =0

x·5 -
r23cos2α

J3
(k1f1 + c1x

·
1) + ( r

2
3cos2α
J3

+
r24cos2α

J4
)(k5f5 + c5x

·
5) + z··4cosα - y··6cosα + e··5(t) =0

y··g + ( 1
J1

+ 1
J2

) k8yg -
r1rg
J1

(k3f3 + c3x
·
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r2rgcosα
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ì

î

í

ï
ï
ï
ï
ï
ï
ï
ï
ï
ï
ï

ï
ï
ï
ï
ï
ï
ï
ï
ï
ïï

(8)

　 　 其矩阵形式可以表示为

MX
··

+ CX
·

+ KX = F (9)

其中 X = [ zb,zp,Vp,x3,z2,z4,y6,x1,x5,yg] T

F =
km1qt + k3 f3

ω2
Di

kpqt - gVp
ω2
Di

gp z
··

ps

Cpmpg

z··bscosα -
r21k3 f3
J1ω2

Di
- e
··

3 - q
··

t

-
k1 f1sinβ
m2ω2

Di

k1 f1sinβ - k5 f5sinβ
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k5 f5sinβ
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r22k5 f5cos2α
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Di
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2
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C =

c3
m3ωDi

cp
mpωDi

1
RpCpωDi

r21c3
J1ωDi

c2
m2ωDi

c1sinβ
m1ωDi

c6
m6ωDi

-
c1sinβ
m3ωDi
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m6ωDi

c4
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-
c5sinβ
m4ωDi

c1
ωDi

( r
2
2cos2α
J2

+
r23cos2α

J3
) c5 r23cos2α

J3ωDi

-
c1
ωDi

r23cos2α
J3
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ωDi
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J3

+
r24cos2α

J4
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-
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式中　 X———位移矩阵　 　
M———质量矩阵

K———刚度矩阵　 　
C———阻尼矩阵

F———载荷列阵

2　 变刚度振动馈能装置模态研究

针对变刚度振动馈能装置的可变模态频率与路

面激励频率的匹配问题,需分析模态频率随弹簧刚

度变化的演化规律,从而确定弹簧刚度的变化范围。
2. 1　 模态演化规律分析

为了分析装置模态频率随弹簧刚度的演化规

律,需求解系统的广义特征值和特征向量,式(9)的
特征方程表达为

(K - λM)v = 0 (10)
式中　 λ———广义特征值

v———模态振型

令矩阵 A = KM - 1,由于质量矩阵和刚度矩阵

均为稀疏矩阵,且含有刚度参数,为了提高求解精

度与运算效率,基于 Matlab 软件平台利用 QR 分解

算法的隐式重启 Arnoldi 法进行求解,并结合 ACA
算法对矩阵构建低秩近似,进一步加速特征值的

求解过程。 在算法迭代过程中,矩阵 A 的收敛性

是通过检查其下三角部分是否趋近于零来进行

判断。
装置前 10 阶模态频率 ω1 ~ ω10与变刚度弹簧刚

度 km1 的关系式(保留 5 位有效数字,仿真参数见

表 1)为

表 1　 仿真中使用的动力学参数

Tab. 1　 Dynamics parameters used in simulation

　 　 参数 数值 　 　 参数 数值 　 　 参数 数值

mb / kg 140 J3 / (kg·m2) 2. 05 × 10 - 3 k5 / (N·m - 1) 3. 991 0 × 106

mp / kg 3. 516 8 J4 / (kg·m2) 8. 20 × 10 - 4 k6 / (N·m - 1) 1. 111 5 × 104

m2 / kg 0. 933 0 km2 / (N·m - 1) 1. 032 × 104 k7 / (N·m·rad - 1) 3. 5 × 104

m4 / kg 0. 933 0 kp / (N·m - 1) 7. 189 5 × 104 k8 / (N·m·rad - 1) 3. 5 × 104

m6 / kg 0. 337 8 k1 / (N·m - 1) 3. 991 0 × 106 r1 / m 0. 022 5

mr / kg 0. 802 0 k2 / (N·m - 1) 1. 111 5 × 104 r2 / m 0. 045 7

J1 / (kg·m2) 5. 66 × 10 - 5 k3 / (N·m - 1) 2. 813 0 × 106 r3 / m 0. 018 7

J2 / (kg·m2) 8. 20 × 10 - 4 k4 / (N·m - 1) 1. 111 5 × 104 r4 / m 0. 045 7
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(11)
　 　 计算结果中出现了装置前 4 阶模态为 0 的现

象,一方面由于刚度矩阵的秩为 8,根据秩 零化度

定理[28],刚度矩阵存在 2 个线性无关的向量,对应

装置存在 2 个刚体模态;另一方面,另有 2 个数值较

小的模态频率在构建低秩近似的算法迭代过程中被

近似为 0,因此计算出的前 4 阶模态为 0。 基于振动

馈能装置对电池组的支撑作用与最大限位要求,计
算出变刚度弹簧 km1的取值应不小于 2 000 N / m。 将

km1 = 2 000 N / m 代入式(11)的 10 个关系式,可以得

到只有第 5 阶模态频率 ω5 = 1. 468 35 Hz 在路面激

励频率范围(0. 009 17 Hz,3. 930 56 Hz)内。 图 3 反

映了第 5 阶模态频率随弹簧刚度的变化规律。

图 3　 第 5 阶模态频率随弹簧刚度的变化曲线

Fig. 3　 Variation curve of the fifth-order modal frequency
with spring stiffness

　
为了使装置的第 5 阶模态频率与路面激励频率

的重合域最大,令弹簧刚度 km1 ∈[2 000 N / m,
122 970 N / m],此时对应的第 5 阶模态频率范围

ω5∈[1. 468 35 Hz,3. 930 56 Hz],即变刚度振动馈

能装置能发生共振的频率区间。
2. 2　 有限元分析

为了研究并验证弹簧刚度变化与装置模态频率

范围的映射关系,采用多软件联合仿真方法建立装

置的有限元模型,分析装置的前 10 阶模态频率。 将

变刚度振动馈能装置的 Creo 三维模型导入 ANSYS
Workbench 中建立有限元模型,采用实体单元对模

型进行网格划分,如图 4a 所示,共生成 111 024 个单

元,得到 293 677 个节点,网格质量满足计算精度要

求。 根据弹簧刚度 km1取值范围,令 km1 = 2 000 N / m
得到第 1 次模态分析结果,如图 4b 所示。

由第 1 次仿真结果可知,仅第 5 阶模态频率 ω5

在路面激励的频率范围(0. 009 17 Hz,3. 930 56 Hz)
内。 对 km1∈[2 000 N / m,122 970 N / m] 进行间隔为

10 000 N / m 的递增取值,再进行 12 次模态分析。 将

得到的 13 个第 5 阶模态频率的仿真结果进行多项

式拟合,绘制其随弹簧刚度 km1 的变化曲线,并与

Matlab 的计算结果进行对比,如图 5 所示。
当弹 簧 刚 度 km1 取 值 范 围 为 [ 2 000 N / m,

122 970 N/ m]时,装置第 5 阶模态频率 ω5 的 Matlab 计

算结果与ANSYS 有限元分析结果分别是[1. 468 35 Hz,
3. 930 56 Hz]与 [1. 508 00 Hz,3. 930 05 Hz]。 结果

的最大误差出现在 km1 = 69 827 N / m 处,此时 ω5 的

Matlab 计算结果与 ANSYS 有限元分析结果分别为

3. 190 35 Hz 和 3. 090 18 Hz,误差为 3. 2% 。
综上,本研究融合 QR 分解、隐式重启 Arnoldi

法和 ACA 算法的模态频率求解结果与有限元分析
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图 4　 有限元模型及求解

Fig. 4　 Finite element model and solution
　

图 5　 第 5 阶模态频率随弹簧刚度变化的对比图

Fig. 5　 Comparison plot of fifth-order modal frequency
as a function of spring stiffness

　
结果吻合度较好且具有足够的精度。 实测变刚度弹

簧的可压缩范围为[0,143 mm],获取的弹簧刚度

km1∈[2 000 N / m,122 970 N / m],将二者上下限的对

应关系代入式(3)可求取劲度系数,进而得到变刚

度弹簧 km1的表达式为

km1 = 2 000 + 5 915 692. 7x2 (12)

3　 台架试验

3. 1　 试验台搭建与试验方案

为测试提出的馈能装置的俘能性能,依据式(12)
表达的弹簧刚度特性加工了变刚度弹簧,参数如

表 2 所示,并将其安装于课题组现有的馈能样机内,
形成变刚度振动馈能装置样机,如图 6 所示。 搭建

的试验台及其配置如图 7 所示。 选用振动试验台作

为激励源,进行谐波定频试验和扫频试验,测试分析

定、变刚度振动馈能装置在定频与扫频试验过程中

的俘能性能。 利用变阻器模拟外部负载,示波器采

集电压信号,同时在电池组上安装加速度传感器,通
过振动测试仪采集其加速度信号,并传送到 PC 机

上。 设置外部负载为 50 Ω,基于电动拖拉机行驶的

路面等级,设置谐波激励振动幅度为 4 mm。 定频试

验中,在电动拖拉机的激励频带内设置振动试验台

的谐波激励频率分别为 1. 5、2、2. 5 Hz;扫频试验中,
在电动拖拉机的激励频带内设置振动试验台的扫频

频率为 1. 5 ~ 3. 9 Hz,步长为 0. 1 Hz / s。

表 2　 变刚度弹簧参数

Tab. 2　 Parameters of variable stiffness spring

　 　 参数 数值 　 　 参数 数值

自由长度 L / mm 308 支撑圈数 n2 3

外径 D / mm 32 有效圈数 n1 30
内径 D1 / mm 22 刚度范围 / (N·m -1) 2 000 ~ 122 970

线径 d / mm 5

图 6　 变刚度振动馈能装置的样机实物图

Fig. 6　 Prototype drawing of variable stiffness
vibration energy feedback device

　

图 7　 搭建的试验台及其配置

Fig. 7　 Test bench and its configuration
1. 振动台　 2. 示波器　 3. 滑动变阻器　 4. 振动测试仪　 5. 加速

度传感器　 6. 电池组　 7. 样机　 8. 振动台

　
3. 2　 结果分析

在定频和扫频试验中,由示波器记录的定、变刚
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度振动馈能装置的瞬时输出电压如图 8 所示,基于

外部负载 50 Ω 计算出对应的瞬时输出功率如图 9
所示。 由图 8a ~ 8c 可知,定频试验中定刚度振动馈

能装置的输出电压波形未出现持续且规律性的高电

压,即所设置的 3 个激励频率未与其固有频率相接

近而发生共振;对图 9a ~ 9c 取平均值并进行多项式

图 8　 瞬时输出电压试验结果

Fig. 8　 Instantaneous output voltage test results
　

图 9　 瞬时输出功率

Fig. 9　 Instantaneous output power
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曲线拟合,得到平均输出功率曲线如图 10 所示,定、
变刚度振动馈能装置的平均输出功率分别为

0. 224、0. 525、1. 024 W 和 0. 301、0. 714、1. 412 W,变
刚度振动馈能装置相比于定刚度馈能装置平均输出

功率分别提升 34. 4% 、36% 和 37. 9% 。 因此,在定

频试验中,变刚度振动馈能装置通过模态演化提升

了俘能性能。

图 10　 平均输出功率

Fig. 10　 Average output power
　

由图 9d 的瞬时输出功率曲线积分得到的扫频

试验定、变刚度振动馈能装置 0 ~ 25 s 的发电量分

别为 23. 676 J 与 33. 798 J,即变刚度振动馈能装置

的发电量提升了 42. 8% ;由振动测试仪采集变刚度

振动馈能装置电池组的加速度信号如图 11 所示,电
池组受到的最大加速度为 3. 26 m / s2,远低于 ISO
12405 3 中规定的电池组 1. 44 g 最大加速度[29]。
因此,在扫频试验中,变刚度振动馈能装置在满足电

池组减振要求下具有较好的拓频俘能性能。
综合分析定频与扫频试验结果,定、变刚度振动

馈能装置的最大瞬时电压和最大瞬时功率均出现在

扫频试验中,如图 8d、9d 所示,分别为 48、52. 2 V 和

46. 1、54. 5 W;与定刚度振动馈能装置相比,变刚度

振动馈能装置在定频试验中,由于模态的连续演化,
平均输出功率提高 34. 4% ~ 37. 9% ;而在扫频试验

中,得益于其拓频俘能特性,发电量提高 42. 8% ,同
　 　

时满足电池组的减振要求。

图 11　 电池组的加速度

Fig. 11　 Acceleration of battery pack
　

4　 结论

(1)提出了一种变刚度振动馈能装置的模态频

率与路面激励频率匹配方法。 在分析电动拖拉机

行驶路面激励频率动态变化范围的基础上,建立

了变刚度振动馈能装置的动力学模型,通过构建

融合隐式重启 Arnoldi 法、自适应交叉近似算法和

有限元仿真相结合的模态分析框架,揭示了装置

模态频率随弹簧刚度变化的演化规律,确定了模

态频率与路面激励频率匹配下变刚度弹簧的劲度

系数。
(2)开展了谐波定频与扫频台架试验,对比研

究了定、变刚度振动馈能装置的俘能性能。 定频试

验表明,相比于定刚度振动馈能装置,变刚度振动馈

能装置的平均输出功率提升 34. 4% ~ 37. 9% ,揭示

了变刚度振动馈能装置通过模态演化提升了俘能性

能;扫频试验表明,变刚度振动馈能装置的发电量提

升 42. 8% ,揭示了变刚度振动馈能装置在满足电池

组减振要求下具有较好的拓频俘能性能。 研究可实

现电动拖拉机振动能量的高效俘获,为其电能补给

提供新理论与技术创新路径,对推动电动拖拉机节

能技术的高质量发展具有重要意义。
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