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1. Introduction

The design and modification of the tracked vehicle suspension 
system is now supported with the vehicle motion numerical simula-
tions based on the principles of multibody dynamics. Such analyses 
make it possible to reduce experimental testing costs and shorten the 
time of the new product commercialization. In terms of the vehicle 
motion nature simulation, it is essential to take account of the impact 
of the track on the suspension system as this enables precise selection 
of the suspension components. 

A conventional tracked vehicle suspension system incorporates 
not only metal elements but also bushings made of rubber or other 
materials [17]. The material diversity of subassemblies and the vehi-
cle operation time make it difficult to determine the forces acting in 
the track segments. A change in parameters describing the phenomena 
occurring in this area (cf. Fig. 1) has a direct effect on the performance 
of the vehicle entire suspension system.

The system properties are also affected by the track wear 
level, which is difficult to assess. Depending on the manufactur-
er, the track service life is estimated at the level of about 2000 
km. The environment of the track system operation is another 
significant factor. For example, high air dustiness increases the 
intensity of wear [9]. 

According to [2], the forces occurring in the track system 
can be identified through testing carried out on a test stand. A 
method of the track tension determination in real time is pre-
sented in [14]. The method finds application in active suspen-

sion systems. Identification of the properties of damping elements 
of the tracked vehicle suspension with the use of neural networks is 
presented in [21, 22].

Sankar et al. [20] and Dhir & Sankar [7] developed a model for 
dynamic simulation of tracked vehicles with independent suspension, 
offering the possibility of using linear or nonlinear characteristics of 
spring and damping elements. A numerical simulation in the time do-
main makes it possible to improve the crew’s comfort and safety by 
observing the suspension system performance. In [18], optimization 
of the suspension system spring elements is taken into consideration, 
adopting the criterion of minimization of the driver’s seat vertical 
acceleration values during 8-hour exposure to vibrations. Gregory 
M. Hulbert et al. [10] developed a method of the rocker design op-
timization using characteristics of the forces acting on the suspen-
sion node which are obtained from the vehicle simulation. In [16], 
the methodology of modelling hybrid drive systems and elements of 
the tracked vehicle suspension is presented. Choi et al. [6] present the 
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Fig. 1. Physical model and parameters describing forces in the track system
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method of modifying a four-wheeled armoured vehicle suspen-
sion to maximize the vehicle post-firing mobility, minimizing 
the driver’s seat vertical acceleration at the same time. Issues 
related to the control of rotary shock-absorbers in the tracked 
vehicle suspension, aiming to improve the vehicle stabilization 
efficiency, are presented in [12]. The basic sources of dynamic 
loads acting on combat vehicles, resulting from off-road riding, 
firing the cannon, being hit by the enemy’s projectile or the ef-
fect of explosives, are presented in [19]. The methodology of 
the tracked vehicle modelling using multibody dynamics simu-
lations is applied in [13], where results of a numerical analy-
sis performed in the LMS Virtual.Lab Motion environment are 
presented and compared to experimental testing results. The 
assessment of the conditions of comfort of persons carried in 
selected special vehicles is presented in [11]. A failure to meet 
the criteria concerning the human body exposure to vibrations 
caused by the vehicle motion may lead to serious perception 
disturbances and hinder the crew’s performance. In [3] a model 
is presented of controlling an active suspension system using 
the Linear Quadratic Regulator (LQR) technique to improve the 
crew’s comfort. Report [15] makes a survey of the functional-
ity of the vehicle motion modelling software using multibody 
dynamics simulations, where functions of programs facilitating 
the tracked vehicle model construction, together with the pos-
sibility of conducting an analysis taking account of the ground 
deformability, are described. 

The authors of this paper put forward a method of estimating pa-
rameters describing the track system operation based on genetic algo-
rithms and taking account of the vehicle kinematic quantities recorded 
during experimental tests. The issues presented herein comprise an 
analysis of the impact of contact forces in kinematic pairs between 
the track segments and of the effect of the track tension degree real-
ized by the setting of the tensioning wheel. The final part of the paper 

presents the criterion for selecting optimum damping values of shock-
absorbers installed in the vehicle under consideration (cf. Fig. 2).

2. Experimental testing

The aim of experimental tests of the vehicle passage over a field 
obstacle was to determine the trajectory of markers on the vehicle 
body (on the sprung mass). The tests resulted in characteristics of lin-
ear displacement, velocity and acceleration in points located on the 
body and marked as shown in Fig. 3.

The tests were carried out using a prototype of the PT-91 Twardy 
vehicle. The photogrammetric method of image recording was ap-
plied using a PHANTOM V9.1 high-speed wide-angle lens camera. 
The vehicle mass during the experimental tests totalled 42600 kg esti-
mated based on the lack of any equipment elements.

The tests included instances of passage over an obstacle (cf. Fig. 
4) attacked by the vehicle with both tracks at the same time. The 
proposed variant of passing over the obstacle is used to identify the 

track system parameters. The obstacle geometry is created based on 
existing elements of a track intended for long-distance testing that 
will be the subject of further analyses in this respect. The tests were 
conducted at the vehicle speed of 4, 8 and 13 km/h. For statistical 
purposes, each run was repeated three times. Example results of the 
testing are presented and compared to the results of numerical analy-
ses in section 5.

3. Tracked vehicle mathematical model

Based on geometrical data and mass-inertia 
parameters, a tracked vehicle model was con-
structed using the multibody dynamics simu-
lation method implemented in the ADAMS 
package. The model takes account of the track 
system, the suspension subassemblies connect-
ed by kinematic pairs, spring and damping ele-
ments as well as the vehicle deflection limiters 
(Fig. 5).

The dynamics of multibody systems in the 
MSC ADAMS environment is modelled by de-
fining the coordinates of kinematic bodies and 
the type of kinematic constraints, as well as 
specifying mass-inertia parameters and param-

eters of contact between the system elements. Moreover, the com-
putation process parameters are declared, such as: integration step, 
simulation time, initial velocity, etc. 

The vehicle model is simplified by taking account of the longitu-
dinal plane of symmetry. It is made of 118 non-deformable elements 
connected to each other by kinematic pairs into a kinematic chain.

The system theoretical mobility is determined using the Grübler-
Artobolevsky formula for spatial systems:

 ( )
5

1
  6  6T i

i
W k i p

=
= − −∑  (1)

where:
Wt – system theoretical mobility,
k – number of moving kinematic bodies,
pi – number of i-th class kinematic bodies.

Fig. 2. Flowchart of works performed within the paper

Fig. 4. Obstacle geometry (a) and location on the testing site (b)

Fig. 3. On-vehicle marker location (X, Y); A (-3347, 587), B (-1445, 620), C (0, 0)
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Substitution of respective values gives the following result:

 6*118 5*18 4*2 3*3 601TW = − − − =  (2)

The vehicle model created by means of the multibody dynamics 
simulation method requires a definition of generalized coordinates:

 q q q qn= + + +[ ]1 2 ...  (3)

Kinematic bodies are limited by constraint equations which can 
be written as follows:

 ( ) ( ) ( ) T
1 1 n nq, t q , t , , q , tΦ … Φ=     (4)

The motion equation written in the first-order Lagrangian formal-
ism can be expressed using the following vector notation:

 Mq + q
T

 Φ λ = Q  (5)

where:
q – location vector,
q̈ – acceleration vector,
M – mass matrix,
Φq – matrix of partial derivatives,
λ	 –	column	matrix	of	Lagrange	multipliers,
Q – vector of generalized forces.

Considering the transformations resulting from the occurrence of 
velocity constraints expressed as local coordinates γ =( )Φqq  in the 
equations, the expressions making up a system of the first-order La-
grangian equations can be presented in the following form:
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The presented equations of the system motion constitute a system 
of differential-algebraic equations composed of first-order differen-
tial equations with an independent variable in the form of time and 
algebraic constraint equations. The system of equations is determined 
through numerical integration, i.e. the solution is found with set ac-
curacy at discrete time instants. The most popular numerical integra-
tion method in the MSC ADAMS software package is based on the 
backward difference formula (the Gear algorithm). A detailed descrip-
tion of the mathematical model and of the methods of computing the 

vehicle kinematics and dynamics mechanisms 
applied in the MSC ADAMS software can be 
found in [1].

4. Estimation of the model param-
eters

One of the factors that have an impact on 
dynamics and the suspension system efficiency 
is the force acting on the vehicle wheels, which 
results from the track tension. The track tension 
is adjusted by changing the tensioning wheel 
position. It is also important to take account 
of the track wear, which is mainly due to the 
wear of rubber elements affecting the system 
performance.

Apart from the tensioning wheel setting, the track system proper-
ties within the model are described by the following quantities: linear 
stiffness and linear damping as well as torsional stiffness and torsional 
damping of the track segment links (cf. Fig. 1).

The results obtained from experimental testing were used to ad-
just the tracked vehicle model parameters. For this purpose, an origi-
nal in-house program was developed that couples simulations of the 
tested vehicle runs to the genetic algorithm included in the MatLab 
program optimization module. The program flowchart is presented 
in Fig. 6. The genetic algorithm efficiency is highly dependent on its 
objective function, being the index of the model behaviour similarity 
compared to the real object.

There are many statistical indices defining the degree of the mod-
el similarity to empirical data. In this paper, an analysis is applied of 
correlations needed to construct the objective function by specifying 
the correlation coefficients.

The correlation between two random variables X and Y is a 
measure of the force (level) of the linear relation between the vari-
ables [8]:

 
X Y

cov(X,Y) ρ =
σ σ  (7)

where covariance of variables X and Y occurs in the numerator:

 ( ) [ ]X Ycov X,Y E (X Y ))= − µ − µ  (8)

Fig. 5. Kinematic diagram of the PT-91 vehicle suspension: a) torsion bar; b) rocker; c) rocker – shock-
absorber link; d) rotary vane damper; e) ground wheel; f) torsion bar socket

Fig. 6. Program flowchart
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where:
µX and µY – arithmetic means of X and Y within the population,
σX ,σY  – standard deviations of variable X and Y.

Coefficient	ρ	is	included	in	the	interval	 1 ;1− .	If	ρ	=	0,	the	vari-
ables	are	non-correlated.	If	ρ	=	−1,	regression	lines	exhibit	a	negative	
inclination,	which	means	that	negative	correlation	is	found.	If	ρ=1,	the	
reverse is the case, which means that correlation is positive [8].

The correlation coefficient described above was used to determine 
the index of similarity between the curves illustrating changes in lin-
ear displacement of the markers on the model body obtained from 
simulations and those obtained by means of video recording of the 
vehicle test run. 

Markers A and B on the vehicle body (cf. Fig. 3) were used to 
compare the model to the experiment result.

Next, a column matrix was defined of design variables and inter-
vals thereof which enable carrying out the simulation computation 
process and which are consistent with the design technological de-
terminants:

 { }1 2 3 4 5x  x ,  x ,   x ,  x ,   x=  (9)

where:

 [ ]1 gl gl x  k ,      k  1.0e 5 ;1 .0e 9= ∈ + +  (10)

 [ ]2 g  g  x k k 10; 1.0e 5,ϕ ϕ= ∈ +   (11)

 [ ]3 gl gl x b ,    b  1 ;1 .0e 6= ∈ +
 

(12)

 [ ]4 g  g  x b b 1; 1.0e 5,ϕ ϕ= ∈ +  (13)

 [ ]5 kn kn x x ,    x  5590.0 ;  5550.0= ∈ − −  (14)

where:

kgl – linear stiffness of the track segment link 
N
m
 
  

kgφ – torsional stiffness of the track segment link 
Nm
rad

 
  

bgl – linear damping coefficient of the track segment link 
N*s
m

 
  

bgφ – torsional damping coefficient of the track segment link 
Nm*s

rad
 
  

xkn – tensioning wheel setting [mm]

The estimation process using the optimization procedure was car-
ried out based on the simulation of the vehicle run over the obstacle 
with the speed of 4 km/h. The objective function was defined in the 
form of the arithmetic mean of correlation coefficients of vertical dis-
placement of markers A and B:

 ( )( ) ( )( )y t y t
2

A Bρ + ρ
Ψ =  (15)

where:
yA(t) – marker A vertical displacement,
yB(t) – marker B vertical displacement,

The following optimization parameters were established:
population	size	=	40,•	
stop	criterion:	number	of	generations	=	30.•	

The calculations gave the following values of the design vari-
ables:

 gl
Nk 2.676e 7 
m
 = +   

 (16)

 g
Nmk 6.257e 3
radϕ

 = +   
 (17)

 gl 
N*sb 1.0e 4 
m

 = +   
 (18)

 g
Nm*sb 7.74e 3

radϕ
+= 
  

 (19)

 kn x  5563 [mm]= −  (20)

5. Testing results

The numerical and experimental results are shown and compared 
to each other in the charts below. The charts present curves illustrat-
ing time-dependent changes in the vehicle body displacement, veloc-
ity and acceleration in relation to the global system of coordinates.  

The presented curves were plotted for the run speed of 13 km/h. The 
correlation coefficients of marker A and marker B vertical displace-
ment	–	ρ(yA(t))	and	ρ(yB(t)) – in the case of the model are 0.94 and 
0.87, respectively. 

Fig. 7. Curves illustrating time-dependent changes in vertical displacement 
of marker A

Fig. 8. Curves illustrating time-dependent changes in vertical displacement 
of marker B
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The velocity characteristics obtained by means of numerical 
simulations demonstrate high convergence with the experiment, both 
qualitatively and quantitatively. The maximum velocity values for 
points A and B are found at the level of 0.6 and 0.8 m/s, respectively. 
In this case, instantaneous acceleration reaches the value of 6 m/s2. 

6. Selection of the shock-absorber damping values
The tracked vehicle model treated as a dynamic system ena-

bles an analysis of characteristics such as transfer function or fre-
quency curves.

The two characteristics are dependent on the properties of the sys-
tem itself, but they are independent of the kind of the input functions 
applied thereto. In practice, the suspension optimal parameters are 
selected using methods of the statistical theory of springing, which 
involves determination of numerical characteristics of the road and 
off-road bumps distribution, such as the mean value, variance or 
standard deviation. The measured terrain samples are then classified 
into groups. An example classification may be the effect of the di-
vision of the terrain irregularities (with respect to specific standard 
deviation for example) into groups such as roads with slight irregu-
larities, dirt roads and very bumpy roads. Owing to that, it is possible 
to generate a random function describing the terrain profile. There are 
studies concerning determination of numerical characteristics of the 
irregularity distribution of terrains for which special vehicles are de-
signed. However, their findings are not disclosed to the public. There-
fore, a method was put forward [4] of the damping value selection 
through an analysis of the variance of the body longitudinal inclina-
tions Ψ=var[φ(t)] at a specific input function acting on the vehicle 
depending on its velocity [4]. 

For this purpose, an input function model was used in the form 
of a field obstacle as presented in Fig. 3. Analyses were conducted of 
the developed vehicle model in variants taking account of the change 
in the speed of the vehicle attack on the obstacle and the change in 
the damping value in shock-absorbers. Each simulation lasted 15 s. 
In every case, velocity ranged from 5 to 55 km/h and the simulations 
were performed with the step of 5 km/h. The analyses were conducted 
for different values of the damping coefficient, according to the vari-
ants listed in Table 1.

Based on that, the velocity-dependent vehicle body variance of 
longitudinal inclinations Ψ=var[φ(t)] was determined (cf. Fig. 13). 

Analysing the results, it can be observed that the variance of the 
body longitudinal inclinations illustrated by curve 4 is low for the 
entire range of the velocities under analysis. However, the damping 
value selection is also dependent on the vehicle purpose and determi-
nation of the velocity criterion for which the vehicle should exhibit 
smaller variance of the body longitudinal inclinations [5].

7. Conclusions
The photogrammetric method made it possible to obtain results in 

the form of curves illustrating changes in displacement, velocity and 
acceleration of selected points of the tracked vehicle suspension body, 
which constituted the basis for verification of the assumptions adopted 
in the modelling process. The data obtained in this way were used for 

Fig. 13. Curves illustrating variance of the vehicle body longitudinal inclinations 
depending on the vehicle velocity for different damping values

Fig. 9. Curves illustrating time-dependent changes in marker A velocity in the 
vertical direction

Fig. 10. Curves illustrating time-dependent changes in marker B velocity in 
the vertical direction

Fig. 12. Curves illustrating time-dependent changes in marker B acceleration 
in the vertical direction

Fig. 11. Curves illustrating time-dependent changes in marker A acceleration 
in the vertical direction
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the purposes of the objective function in the procedure of the model 
parameter estimation. The developed model of the tracked vehicle 
described herein was adjusted through estimation of the parameters 
describing the forces occurring in the track system. The vehicle body 

displacement, velocity and acceleration results obtained nu-
merically and experimentally are highly convergent.

A universal method has thus been developed of selecting 
the track system parameters which are difficult to establish 
otherwise. The method can be applied in modelling dynamic 
phenomena in tracked vehicles and in the selection of operat-
ing parameters, such as the track tension degree or the damp-

ing value in shock-absorbers.
It also enables an analysis of phenomena occurring in wheeled 

vehicles, to identify the parameters of the tyre model for example. 

Table 1. Variants of performed simulations

Curve number 1 2 3 4 5 6 7

Damping in shock-ab-
sorbers [Nm*s/rad] 0 11272 22545 45090 90180 135270 180360
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układu jezdnego szybkobieżnego pojazdu gąsienicowego 
 

Słowa kluczowe: zawieszenie pojazdu gąsienicowego, identyfikacja własności zawieszenia, 
metoda układów wieloczłonowych, algorytmy genetyczne 
 
Streszczenie: Zróżnicowanie materiałowe podzespołów wchodzących w skład gąsienicowego układu 

jezdnego oraz stopień jego zużycia wpływają na trudność określenia wartości sił działających w tym 

układzie. W artykule poprzez zastosowanie metody optymalizacji algorytmami genetycznymi, 

przedstawiono sposób dostosowania parametrów modelu układu zawieszenia szybkobieżnego pojazdu 

gąsienicowego. Przeprowadzono badania doświadczalne ruchu pojazdu, w celu wyznaczenia 

charakterystyk wielkości kinematycznych wybranych punktów układu, które zostały przyjęte jako 

referencyjne. W rezultacie przeprowadzonych analiz otrzymano wyniki symulacji numerycznych, które 

zestawiono na wykresach i porównano z wynikami badań doświadczalnych. W końcowym etapie na 

podstawie przyjętego kryterium określono wartości tłumienia w amortyzatorach pojazdu. 

1. Wstęp 

Projektowanie i modyfikacja układów jezdnych pojazdów gąsienicowych odbywa się 

obecnie przy wsparciu numerycznych symulacji ruchu pojazdu działających w konwencji 

układów wieloczłonowych. Poprzez zastosowanie tego typu analiz możliwe jest obniżenie 

kosztów związanych z nakładami na badania doświadczalne; skróceniu ulega także czas 

wdrożenia projektu do produkcji. Istotne z punktu widzenia odwzorowania charakteru ruchu 

pojazdu jest uwzględnienie wpływu oddziaływania gąsienicy na układ zawieszenia, dzięki 

czemu możliwy jest precyzyjny dobór elementów składowych zawieszenia.  

W skład konwencjonalnego układu gąsienicowego pojazdu wchodzą nie tylko elementy 

metalowe, ale również tuleje wykonane z gumy lub innego materiału [17]. Zróżnicowanie 

materiałowe podzespołów oraz czas eksploatacji powodują trudność w określeniu sił 

występujących w ogniwach gąsienicy. Zmiana parametrów opisujących zjawiska występujące 

w tym układzie (Rys.1) wpływa bezpośrednio na charakter pracy całego zawieszenia pojazdu. 

Na własności układu wpływa również trudny do określenia stopień jego zużycia, gdzie 

trwałość, w zależności od producenta gąsienic, szacuje się na około 2000 km przebiegu. 

Również nie bez znaczenia jest środowisko w którym układ gąsienicowy pracuje; przykładowo 

duże zapylenie również wpływa na intensywność jego zużycia [9].  

Identyfikacja sił występujących w układzie gąsienicowym jest możliwa poprzez 

prowadzenie doświadczalnych badań stanowiskowych [2]. W pracy [14] zaprezentowano 

metodę określenia wielkości naciągu gąsienicy w czasie rzeczywistym, mającą zastosowanie 

w aktywnych systemach zawieszenia. W pracach [21, 22] przedstawiono identyfikację 

własności elementów tłumiących zawieszenia pojazdu gąsienicowego z zastosowaniem sieci 

neuronowych. 



 

Rys. 1 Model fizyczny i parametry opisujące siły w układzie gąsienicowym 

 

Sankar i in. [20] oraz Dhir i Sankar [7] opracowali model do dynamicznej symulacji 

pojazdu gąsienicowego z niezależnym zawieszeniem oraz możliwością zastosowania 

liniowych lub nieliniowych charakterystyk elementów tłumiących oraz sprężystych. 

Opracowana symulacja komputerowa w dziedzinie czasu, poprzez śledzenie pracy zawieszenia, 

pozwala na poprawę komfortu i bezpieczeństwa załogi. Z kolei w pracy [18] uwzględniono 

optymalizację elementów sprężystych układu zawieszenia, przyjmując kryterium minimalizacji 

przyspieszeń pionowych fotela kierowcy w odniesieniu do 8-godzinnej ekspozycji na drgania. 

Gregory M. Hulbert i in. [10] opracowali metodę optymalizacji postaci konstrukcyjnej wahacza 

z wykorzystaniem charakterystyk sił działających na węzeł zawieszenia, pochodzących 

z symulacji pojazdu. W pracy [16] zaprezentowano metodykę modelowania hybrydowego 

układu napędowego oraz elementów zawieszenia pojazdu gąsienicowego. Choi i in. [6] 

przedstawia metodę modyfikacji zawieszenia czterokołowego pojazdu opancerzonego w celu 

zmaksymalizowania mobilności pojazdu po wystrzale, przy minimalizacji przyspieszeń 

pionowych fotela kierowcy. Zagadnienia sterowania rotacyjnymi tłumikami drgań zawieszenia 

pojazdu gąsienicowego, w celu poprawy skuteczności stabilizacji pojazdu, zostały 

przedstawione w pracy [12]. Podstawowe źródła obciążeń dynamicznych działających na wozy 

bojowe, które wynikają z jazd terenowych, strzelania z armaty, trafienia pociskiem przeciwnika 

czy też oddziaływania ładunków wybuchowych zostały zaprezentowane w pracy [19]. 

Metodyka modelowania pojazdu gąsienicowego w konwencji układów wieloczłonowych 

została zastosowana w pracy [13], gdzie w rezultacie przedstawiono wyniki analizy 

numerycznej w środowisku LMS Virtual.Lab Motion w odniesieniu do przeprowadzonych 

badań doświadczalnych. W pracy [11] zaprezentowano ocenę warunków komfortu transportu 

osób w wybranych pojazdach specjalnego przeznaczenia. Nie spełnienie kryteriów 

dotyczących ekspozycji organizmu ludzkiego na drgania, wynikających z ruchu pojazdu, może 

prowadzić do poważnych zaburzeń percepcji utrudniających załodze wykonywanie działań 

operacyjnych.  Praca [3] przedstawia model sterowania aktywnym układem zawieszenia 

w technice LQR (Linear Quadratic Regulator), w celu poprawienia komfortu jazdy pojazdem. 

W raporcie [15] jest dokonany przegląd funkcjonalności oprogramowania służącego do 

modelowania ruchu pojazdów w konwencji układów wieloczłonowych, gdzie opisane zostają 

funkcje programów ułatwiające budowę modelu pojazdu gąsienicowego oraz możliwość 

prowadzenia analizy uwzględniającej dużą podatność gruntu.  

Autorzy artykułu przedstawiają metodę estymacji parametrów opisujących pracę układu 

gąsienicowego opierającą się na działaniu algorytmów genetycznych z uwzględnieniem 

wielkości kinematycznych pojazdu zarejestrowanych podczas prób doświadczalnych. 

Przedstawione zagadnienia obejmują analizę wpływu działania sił kontaktu w parach 

kinematycznych pomiędzy ogniwami gąsienicy oraz wpływu stopnia naciągu gąsienicy 

realizowanego przez położenie koła napinającego. W końcowej części pracy przedstawiono 

kryterium doboru optymalnych wielkości tłumienia amortyzatorów znajdujących się 

w analizowanym pojeździe (Rys 2). 



Rys. 2 Schemat wykonanych prac w ramach artykułu 

2. Badania doświadczalne 

Przeprowadzone badania doświadczalne przejazdu pojazdu przez przeszkodę terenową 

miały na celu określenie trajektorii markerów znajdujących się na kadłubie pojazdu (masie 

resorowanej). W rezultacie przeprowadzonych badań otrzymano charakterystyki liniowych 

przemieszczeń, prędkości i przyspieszeń w punktach znajdujących się na kadłubie oznaczonych 

markerami, jak pokazano na rysunku 3.  

Badania doświadczalne przeprowadzone zostały z użyciem prototypu wozu PT-91 

Twardy. Realizacja eksperymentu odbyła się przy wykorzystaniu fotogrametrycznej metody 

rejestracji obrazu za pomocą szybko klatkowej kamery typu PHANTOM V9.1 z obiektywem 

szerokokątnym. Pojazd w trakcie prowadzenia badań doświadczalnych posiadał masę około 

42600 kg szacowaną na podstawie braku elementów wyposażenia. 

Rys. 3 Rozmieszczenie markerów (X, Y) na pojeździe; 

A (-3347, 587), B (-1445, 620), C (0, 0) 

 

Badania doświadczalne obejmowały przejazdy przez przeszkodę (Rys. 4) z najazdem 

obiema gąsienicami równocześnie. Zaproponowany wariant pokonywania przeszkody jest 

wykorzystany do identyfikacji parametrów układu gąsienicowego. Przyjęta geometria 

przeszkody została odwzorowana na podstawie istniejących elementów toru do badań 

długodystansowych, które będą stanowiły przedmiot kolejnych analiz w tym zakresie. Badania 

przeprowadzono przy prędkościach ruchu pojazdu wynoszących: 4, 8, i 13 km/h. Dla celów 

statystycznych każdy z przejazdów został powtórzony trzykrotnie. Przykładowe wyniki 

eksperymentu zestawiono wraz z wynikami analiz numerycznych i zaprezentowano 

w rozdziale 5. 

 

 



 

Rys. 4 Przeszkoda terenowa; 

a) geometria,  

b) rozmieszczenie na placu badań 

3. Model matematyczny pojazdu gąsienicowego 

Na podstawie danych geometrycznych oraz masowo-bezwładnościowych zbudowano 

model pojazdu gąsienicowego, wykorzystując do tego celu metodę układów wieloczłonowych 

zaimplementowaną w programie MSC ADAMS. Model pojazdu uwzględnia układ 

gąsienicowy, podzespoły zawieszenia połączone parami kinematycznymi oraz rozmieszczenie 

elementów sprężystych, elementów tłumiących oraz ograniczników ugięcia występujących w 

pojeździe (Rys. 5). 

 

Rys. 5 Schemat kinematyczny zawieszenia pojazdu gąsienicowego PT-91; 

a) wałek skrętny, b) wahacz, c) łącznik wahacza i tłumika, 

d) rotacyjny tłumik łopatkowy, e) koło jezdne, f) gniazdo wałków skrętnych 

Modelowanie układów wieloczłonowych w środowisku programu MSC ADAMS 

odbywa się poprzez zdefiniowanie współrzędnych członów kinematycznych, rodzaju więzów 

kinematycznych, określenie parametrów masowo-bezwładnościowych oraz parametrów 

kontaktów występujących pomiędzy elementami w układzie. Ponadto deklarowane są 

parametry procesu obliczeniowego, takie jak: krok całkowania, czas symulacji, prędkość 

początkowa, itp.  

Model pojazdu uproszczono uwzględniając płaszczyznę symetrii wzdłużnej. Jest on 

złożony ze 118 elementów nieodkształcalnych połączonych ze sobą w łańcuch kinematyczny 

poprzez pary kinematyczne. 



Ruchliwość teoretyczną układu określono, korzystając z formuły Grublera-

Artobolewskiego dla układów przestrzennych: 

 

WT = 6k - ∑(6-i)p
i

5

i=1

 (1) 

gdzie: 

𝑊𝑇 – ruchliwość teoretyczna układu, 

k – liczba ruchomych członów kinematycznych, 

pi - liczba par kinematycznych i-tej klasy. 

 

Po podstawieniu odpowiednich wielkości: 

 

𝑊𝑇 = 6 ∗ 118 − 5 ∗ 18 − 4 ∗ 2 − 3 ∗ 3 = 601 (2) 

 

Model pojazdu przedstawiony za pomocą metody układów wieloczłonowych wymaga 

zdefiniowania współrzędnych uogólnionych. 

 

q = [q1 + q2+. . . +qn] (3) 

 

Człony kinematyczne ograniczone są poprzez równania więzów które można 

przedstawić w postaci: 

 

(q, t) = [Φ1(q1, t), … , Φn(qn, t)] T (4) 

 

Równanie ruchu zapisane w formalizmie Lagrange’a I rodzaju można przedstawić za 

pomocą zapisu wektorowego: 

 

Mq̈ + Φq
T λ = Q (5) 

gdzie : 

q - wektor położenia, 

�̈� - wektor przyspieszenia, 

M - macierz mas, 

Φ𝑞 - macierz pochodnych cząstkowych, 

𝜆 - macierz kolumnowa mnożników Lagrange’a, 

𝑄 - wektor sił uogólnionych. 

 

Po uwzględnieniu transformacji wynikających z występowania w równaniach więzów 

prędkości wyrażonych we współrzędnych lokalnych (𝛾 =  Φ𝑞�̈�), równania stanowiące układ 

równań Lagrange’a I rodzaju można przedstawić w postaci: 

 

[
M −Φq

T

Φq 0
] [

q̈ 
λ

] = [
Q
γ

] (6) 

 

Przedstawione równania ruchu układu stanowią układ równań różniczkowo- 

algebraicznych zawierających równania różniczkowe pierwszego rzędu ze zmienną niezależną 

w postaci czasu i równania więzów, które są równaniami algebraicznymi. Układ równań jest 

wyznaczany poprzez całkowanie numeryczne, czyli wyznaczane jest rozwiązanie z zadaną 



dokładnością w dyskretnych chwilach czasu. Najbardziej popularną metodą całkowania 

numerycznego w programie MSC ADAMS jest metoda różnic wstecznych (algorytm Geara). 

Szczegółowy opis modelu matematycznego oraz metod obliczeniowych kinematyki i dynamiki 

mechanizmów zastosowanych w programie MSC ADAMS przedstawiony jest w pracy [1]. 

4. Estymacja parametrów modelu 

Na dynamikę i efektywność układu zawieszenia ma wpływ m.in. wielkość siły 

działającej na koła pojazdu, wywołanej przez stan naciągu gąsienicy. Zmiana naciągu gąsienicy 

realizowana jest poprzez regulację położenia koła napinającego. Dodatkowo istotne jest 

uwzględnienie stanu zużycia gąsienicy, głównie ze względu na występujące zużycie elementów 

gumowych mających wpływ na jakość pracy tego układu. 

W modelu układu gąsienicowego parametry opisujące jego właściwości, oprócz 

położenia koła napinającego to: sztywność liniowa oraz tłumienie liniowe połączenia ogniw 

gąsienicy, sztywność skrętna oraz tłumienie skrętne połączenia ogniw gąsienicy (Rys.1). 

Uzyskane wyniki badań doświadczalnych zostały zastosowane do dopasowania 

parametrów modelu pojazdu gąsienicowego. W tym celu opracowano autorski program 

sprzęgający symulacje przejazdu badanego pojazdu z algorytmem genetycznym znajdującym 

się w module optymalizacji programu MatLab, którego schemat działania przedstawiono 

na rys. 6. Efektywność zastosowania algorytmu genetycznego w dużym stopniu zależy 

od zdefiniowanej w nim funkcji celu będącej wskaźnikiem podobieństwa zachowania się 

modelu do obiektu rzeczywistego. 
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Rys. 6 Schemat blokowy działania programu 

Istnieje wiele statystycznych wskaźników określających stopień dopasowania modelu 

do danych empirycznych. W artykule zastosowano analizę korelacji do budowy funkcji celu 

poprzez określenie współczynników korelacji. 

Korelacja pomiędzy dwiema losowymi zmiennymi X i Y jest miarą siły (stopnia) 

liniowego związku między tymi zmiennymi [8]. 



 

ρ =  
cov(X, Y)

σXσY
 (7) 

gdzie w liczniku występuje kowariancja dwóch zmiennych X i Y: 

 

cov(X, Y) = E[(X − μX)(Y − μY)] (8) 

gdzie: 

µX i µY - średnie arytmetyczne zmiennych X i Y w populacji, 

𝜎𝑋 , 𝜎𝑌 – odchylenia standardowe zmiennych X i Y. 

Współczynnik ρ zawiera się w przedziale 〈−1 ; 1〉. Jeśli ρ=0, to zmienne są 

nieskorelowane. W przypadku ρ = -1, proste regresji mają ujemne nachylenie, zatem można 

stwierdzić ujemne skorelowanie. Gdy ρ=1 występuje sytuacja odwrotna do poprzednio 

opisywanej, czyli korelacja jest dodatnia [8]. 

Opisywany wyżej współczynnik korelacji zastosowano do wyznaczenia wskaźnika 

jakości dopasowania charakterystyk pionowych przemieszczeń punktów oznaczonych 

markerami znajdującymi się na kadłubie modelu symulacyjnego do charakterystyk 

pozyskanych drogą wideorejestracji w trakcie prowadzenia przejazdu doświadczalnego.  

Do porównania modeli z wynikiem eksperymentu wykorzystano markery A i B 

umiejscowione na kadłubie pojazdu, jak pokazano na rysunku 3. 

Kolejno zdefiniowano macierz kolumnową zmiennych decyzyjnych oraz ich przedziały, 

które zapewniają możliwość prowadzenia procesu obliczeniowego symulacji, oraz są zgodne 

z uwarunkowaniami technologicznymi konstrukcji, w postaci: 

x =  {x1,  x2,  x3,  x4,  x5} (9) 

gdzie:  

x1 =  kgl ,     kgl ∈  [1.0e + 5 ;  1.0e + 9] (10) 

x2 = kgφ ,    kgφ ∈  [10 ;  1.0e + 5] (11) 

x3 = bgl ,   bgl ∈  [ 1;  1.0e + 6] (12) 

x4 = bgφ ,   bgφ ∈  [1 ;  1.0e + 5]  (13) 

x5 = xkn ,   xkn ∈  [−5590.0 ;  −5550.0] (14) 

gdzie: 

kgl  – sztywność liniowa połączenia ogniwa gąsienicy [
N

m
] 

kgφ – sztywność skrętna połączenia ogniwa gąsienicy [
Nm

rad
] 

bgl – współczynnik tłumienia liniowego połączenia ogniwa gąsienicy [
N∗s

m
] 

bgφ  – współczynnik tłumienia skrętnego połączenia ogniwa gąsienicy [
Nm∗s

rad
] 

xkn  – położenie koła napinającego [mm] 

 



Proces estymacji z wykorzystaniem procedury optymalizacji przeprowadzono 

na podstawie symulacji przejazdu pojazdu przez przeszkodę z prędkością 4 km/h. 

Zdefiniowano funkcję celu w postaci średniej arytmetycznej współczynników korelacji 

pionowych przemieszczeń markerów A i B: 

Ψ =
ρ(y𝐴(t)) + ρ(y𝐵(t))

2
 (15) 

gdzie: 

y𝐴(t) – przemieszczenie pionowe markera A, 

y𝐵(t) – przemieszczenie pionowe markera B. 

 

Ustalono parametry optymalizacji:  

 liczebność populacji = 40, 

 kryterium stopu: liczba pokoleń = 30. 

W rezultacie obliczeń otrzymano następujące wartości zmiennych decyzyjnych: 

kgl = 2.676e + 7 [
N

m
] (16) 

kgφ = 6.257e + 3 [
Nm

rad
] (17) 

bgl = 1.0e + 4 [
N ∗ s

m
] (18) 

bgφ = 7.74e + 3 [
Nm ∗ s

rad
]  (19) 

xkn = − 5563 [mm] (20) 

5. Wyniki badań 

Wyniki przeprowadzonych badań doświadczalnych oraz symulacji komputerowych 

zestawiono na wykresach i przedstawiono w postaci charakterystyk przemieszczeń, prędkości 

i przyspieszeń korpusu względem globalnego układu współrzędnych. Przedstawiono 

przykładowe charakterystyki dla prędkości przejazdu równej 13 km/h. 

 

Rys. 7 Charakterystyka przemieszczenia 

punktu oznaczonego markerem A na kierunku 

pionowym w funkcji czasu 

 

Rys. 8 Charakterystyka przemieszczenia 

punktu oznaczonego markerem B na 

 kierunku pionowym w funkcji czasu 



Współczynnik korelacji przemieszczenia pionowego markera A ρ(yA(t)) dla modelu 

wynosi 0,94, natomiast współczynnik korelacji przemieszczenia pionowego markera B ρ(yB(t)) 

dla modelu wynosi 0,87.  

 

Rys. 9 Charakterystyka prędkości punktu 

oznaczonego markerem A na 

 kierunku pionowym w funkcji czasu 

Rys. 10 Charakterystyka prędkości punktu 

oznaczonego markerem B na 

 kierunku pionowym w funkcji czasu 

Rys. 11 Charakterystyka przyspieszenia 

punktu oznaczonego markerem A na 

 kierunku pionowym w funkcji czasu 

Rys. 12 Charakterystyka przyspieszenia punktu 

oznaczonego markerem B na 

 kierunku pionowym w funkcji czasu 

Charakterystyki prędkości otrzymane na drodze symulacji komputerowej wykazują 

dużą zbieżność z eksperymentem zarówno pod względem jakościowym jak i ilościowym. 

Maksymalne prędkości punktu oznaczonego markerem A określono na poziomie 

0,6 m/s, natomiast dla punktu B 0,8 m/s. Chwilowe przyspieszenia dla tego przejazdu osiągają 

wartość równą 6 m/s2.  

6. Dobór wielkości tłumienia amortyzatorów 

Model pojazdu gąsienicowego traktowany jako układ dynamiczny pozwala na analizę 

takich charakterystyk jak funkcje przenoszenia lub charakterystyki częstotliwościowe. 

Obie charakterystyki są zależne od własności samego układu, natomiast nie zależą od rodzaju 

działających na nie wymuszeń. W podejściu praktycznym w celu doboru optymalnych 

parametrów zawieszenia wykorzystywane są metody statystycznej teorii resorowania. Metoda 

polega na określeniu liczbowych charakterystyk rozkładu nierówności terenu i dróg, takich jak 

wartość średnia, wariancja czy też odchylenie standardowe. Następnie zmierzone próbki terenu 

klasyfikuje się na grupy. Przykładowa klasyfikacja może wynikać z podziału nierówności 

(względem wyznaczonego, np.: odchylenia standardowego) na przedziały, takie jak: drogi 

z małymi nierównościami, drogi polne, drogi z dużymi nierównościami. Dzięki temu zabiegowi 

możliwe jest wygenerowanie funkcji przypadkowej opisującej profil terenu. Istnieją badania 



dotyczące wyznaczania liczbowych charakterystyk rozkładu nierówności terenów obszarów na 

które projektowane są pojazdy specjalne, jednak prace te nie są jawne. W związku z tym 

zaproponowano dobór wielkości tłumienia poprzez analizę wariancji wzdłużnych pochyleń 

kadłuba Ψ=var[φ(t)] przy określonym wymuszeniu działającym na pojazd w funkcji prędkości 

jazdy [4].  

W tym celu wykorzystano model wymuszenia w postaci przeszkody terenowej 

o profilu pokazanym na rysunku 3. Przeprowadzono analizy opracowanego modelu pojazdu 

w wariantach uwzględniających zmianę prędkości najazdu na przeszkodę oraz zmianę wartości 

tłumienia w amortyzatorach. Czas każdej symulacji wynosił 15 s. Symulacje w każdym 

przypadku przeprowadzono dla prędkości od 5 do 55 km/h z krokiem co 5 km/h. Analizy 

przeprowadzono dla różnej wartości współczynnika tłumienia zgodnie z wariantami 

przedstawionymi w tabeli 1. 

 

Rys. 13 Charakterystyka wariancji wzdłużnych pochyleń kadłuba pojazdu w funkcji prędkości 

przejazdu dla rożnych wartości tłumienia amortyzatorów 

 

Tabela 1 Warianty prowadzonych symulacji 

Numer krzywej 1 2 3 4 5 6 7 

Tłumienie w amortyzatorach 

[Nm*s/rad] 
0 11272 22545 45090 90180 135270 180360 

 

Na tej podstawie określono wartość wariancji wzdłużnych pochyleń kadłuba 

Ψ=var[φ(t)] w funkcji prędkości przejazdu (Rys 13).  

Analizując wyniki, można zaobserwować, że niska wartość wariancji wzdłużnych 

pochylań kadłuba dla całego zakresu analizowanych prędkości przejazdu występuje 

w zakresie 4. Dobór wielkości tłumienia zależy ponadto od przeznaczenia pojazdu oraz 

określenia kryterium prędkości, dla którego pojazd powinien charakteryzować się mniejszymi 

wartościami wariancji wzdłużnych pochylań kadłuba [5]. 



7. Wnioski 

Dzięki zastosowaniu metody fotogrametrycznej otrzymano wyniki w postaci 

przebiegów przemieszczeń, prędkości i przyspieszeń wybranych punktów kadłuba zawieszenia 

pojazdu gąsienicowego, co stanowiło podstawę weryfikacji założeń przyjętych 

w procesie modelowania. Otrzymano w ten sposób dane użyte do działania funkcji celu 

w procedurze estymacji parametrów modelu. Opracowany i opisany model pojazdu 

gąsienicowego został dostrojony poprzez estymację parametrów opisujących siły występujące 

w układzie gąsienicowym. Uzyskano wyniki przemieszczeń, prędkości i przyspieszeń kadłuba 

o dużym stopniu zbieżności z wynikami otrzymanymi w sposób doświadczalny. 

Opracowana została uniwersalna metoda doboru, trudnych do określenia, parametrów 

układu gąsienicowego. Znajduje ona zastosowanie w modelowaniu zjawisk dynamicznych 

pojazdów gąsienicowych, w doborze parametrów eksploatacyjnych, takich jak np.: siła naciągu 

gąsienicy czy wielkość tłumienia amortyzatorów. 

Metoda umożliwia również analizę zjawisk występujących w pojazdach kołowych, 

takich jak m.in. identyfikacja parametrów modelu opony.   

 

Praca naukowa realizowana w ramach umowy 2828/B/T00/2010/40, finansowana 

ze środków budżetowych na naukę w latach 2011 – 2014 jako projekt badawczy 

 o symbolu O N501 282840. 
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