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基于刚柔耦合的振动压路机试验台
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摘　要：振动压路机在基础压实领域的应用非常广泛，整车振动性能测试已成为制造过程中提高整机可靠性的必要工序之
一．针对采用充气轮胎组的振动压路机整机试验台，提出一种非充气轮胎组的技术改进方案，并建立非充气轮胎的动力学
仿真模型．结果表明：与充气压力为０．２ＭＰａ的橡胶轮胎相比，非充气轮胎的径向刚度更小；在高幅和低幅２种工况下，非充
气轮胎能够显著提升试验台的减振性能，并能避免橡胶轮胎充气压力不一致导致的减振性能下降的问题．所得结果可为振
动压路机试验台的技术优化提供理论依据．
关键词：压路机试验台；减振；非充气轮胎；径向刚度；刚柔耦合仿真
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部件试验和总装试验是确保机械部件和工程车辆满足驱动性能和作业性能的重要技术保障手段之

一［１］．针对工程机械或特种车辆，国内外学者研制了多种试验设备和测试设备，如动力总成试验台、变速箱
试验台、驱动桥试验和驾驶室振动试验等［２－３］，以确保主要部件适应工程机械的载荷特性，从而提高工程

机械的技术水平．此外，多数工程机械在出厂前需在户外进行多项整车试验，用于检验产品的可靠性以及
技术指标，且相关技术要求日益提高．如振动压路机需要在“８”字形橡胶槽内完成振动行驶试验，以验证振
动钢轮的技术指标是否符合设计要求，并降低故障率；装载机需要在室外综合试验场进行爬坡试验和制动

性能试验等高强度、不间断测验，以提升其核心竞争力［４］．
由于振动压路机的现场跑振检测方法易受气候、场地、噪声以及驾驶人员操作水平等因素的影响，且

存在安全性差、试验效率低等问题［５］，因此，课题组开发了一种室内振动压路机跑振试验台，用以替代振

动压路机在橡胶槽内的跑振试验，并对该试验台的减振性能进行仿真分析和性能测试［６－９］．然而，为了保
证橡胶轮胎组具有良好的减振性能和使用寿命，其充气压力需设定为 ０．２ＭＰａ（低于正常充气压力
０．５ＭＰａ）．当对大吨位压路机（如２２ｔ压路机，激振力约为３７４ｋＮ）进行测试时，橡胶轮胎的变形量较大，
使用寿命降低．此外，轮胎的充气压力不一致、爆胎或漏气等问题，还会引起试验台的使用性能下降．因此，
基于非充气轮胎所具有的免爆胎、免泄露和免充气等特点［１０－１２］，提出一种采用非充气轮胎组的振动压路

机试验台技术改进方案，对试验台的振动响应特性进行仿真分析，为振动压路机试验台的技术优化提供理

论依据．

１　压路机试验台

１．１　试验台的基本结构
图１为压路机试验台的基本结构．为了有效减少振动钢轮产生的强振动，并减少对周围环境的振动影

响，试验台采用由橡胶轮胎组和底座橡胶块构成的二级减振方案．其中，橡胶轮胎可为压路机钢轮的转动
提供驱动力，避免因原地振动损坏轴承，还能够大幅度地减少钢轮的强振动，从而降低振动向周围环境的

传递．

图１　压路机试验台的基本结构

　图２　试验台两级减振力学模型

１．２　试验台力学模型
根据轮胎的力学特性，可以将轮胎简化为弹

簧－阻尼系统．同理，在试验台底部布置的若干橡胶
块也可视为弹簧－阻尼系统．试验台两级减振力学模
型如图２所示．图２中，ｋ２′为轮胎转鼓总刚度，Ｎ／ｍｍ；
ｃ２′为轮胎转鼓阻尼系数．图２（ａ）为其简化前的力学
模型，在水平方向上，钢轮与轮胎的作用力相互平

衡；在竖直方向，２组橡胶轮胎组的受力相同．因此，
该力学模型可进一步简化为如图２（ｂ）所示的形式．计算公式如式（１）所示．

４４
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ｍ１ｘ̈１＋ｃ１ｘ·１＋ｋ１ｘ１－ｋ２ ｘ２－ｘ１( ) －ｃ２ ｘ·２－ｘ·１( ) ＝０；

ｍ２ｘ̈２＋ｃ２ ｘ·２－ｘ·１( ) ＋ｋ２ ｘ２－ｘ１( ) ＝Ｆ０ｓｉｎωｔ．{ （１）

式中：ｍ１为减振平台质量，ｋｇ；ｍ２为振动钢轮质量，ｋｇ；ｘ１为压路机试验台位移，ｍｍ；ｘ２为压路机钢轮位移，ｍｍ；
ｃ１为橡胶减振器总阻尼，Ｎ／ｍｍ；ｃ２为轮胎组等效阻尼，Ｎ／ｍｍ；ｋ１为橡胶减振器的总刚度，Ｎ／ｍｍ；ｋ２为简化后
轮胎组的等效刚度，Ｎ／ｍｍ；Ｆ０为压路机的激振力，ｋＮ；ω为振动轴的角速度，ｒａｄ／ｓ；ｔ为时间，ｓ．

２　非充气轮胎刚度确定

非充气轮胎是一种不含压缩气体的轮胎［１３］，由可变形梁、可折叠轮辐和刚性轮毂组成［１４－１５］，该轮胎

不需要维护胎内气压，具有免维护、防爆胎和防泄露等优点［１６］．国内外学者从轮胎的结构优化和骨架材料
等方面对非充气轮胎的接地压力和径向刚度进行研究．研究结果表明：非充气轮胎的垂直刚度和接触压力
较低，能够显著提升车辆的安全性和舒适性．
２．１　非充气轮胎的建模

为了便于与充气轮胎的减振性能进行对比，将非充气轮胎的外圈和轮毂尺寸与充气轮胎保持一致，只

改变轮辐结构．所设计的３种非充气轮胎如图３所示．轮胎的基本尺寸：轮胎外圈直径为１０１６ｍｍ，辐条宽
度为１０ｍｍ，轮毂直径为５２８ｍｍ．

图３　３种非充气轮胎

２．２　非充气轮胎的材料属性
非充气轮胎的外圈材料为橡胶，采用Ｙｅｏｈ本构模型．辐条材料通常为聚氨酯，采用ＭｏｏｎｅｙＲｉｖｌｉｎ本构

模型，轮毂为铝合金材料．非充气轮胎的材料属性如表１所示．
表１　非充气轮胎的材料属性［１７－１８］

轮胎 密度／（ｋｇ／ｍ３） 杨氏模量／ＭＰａ 泊松比
本构模型参数

μ１０ μ２０ μ３０

外圈橡胶层 １０４３ １１．９ ０．４９ ０．９１２５ －０．１８０３ ０．０５１５

辐条 １２００ ３２ ０．４９ ０．３４４８ ５．９９１８ ０

轮毂 ２８００ ７２×１０３ ０．３３

　　注：μ１０，μ２０，μ３０为Ｙｅｏｈ模型常数．

２．３　非充气轮胎的径向刚度
在施加不同的垂直载荷后，非充气轮胎的胎面受力发生变化，轮胎发生压缩形变．轮胎在刚性板运动

下的变形分布云图如图４所示，轮胎垂直载荷和变形量的静力载荷关系如图５所示．

图４　轮胎在刚性板运动下的变形分布

５４
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图５　轮胎垂直载荷与变形量的关系

由图５可知：在施加的载荷较小时，单辐条式非充气轮胎和双辐条式非充气轮胎的垂直载荷和变形量
呈非线性关系．随着载荷的增加，２种辐条式非充气轮胎的变形速率逐渐增大，垂直载荷与变形量仍呈非
线性关系．蜂巢式非充气轮胎由于其结构的稳定性更高，与其他２种轮胎相比，其垂直载荷与变形量呈现
明显的线性关系．３种非充气轮胎的径向刚度计算公式为

Ｋ＝
Ｆ
ｄ
． （２）

式中：Ｋ为轮胎的垂直刚度，Ｎ／ｍｍ；Ｆ为轮胎所受到的垂直载荷的变化量，Ｎ；ｄ为轮胎的径向变形
量，ｍｍ．

在外形尺寸相同的条件下，充气压力为０．２ＭＰａ的充气轮胎组的径向刚度为１０００Ｎ／ｍｍ，而蜂巢式
非充气轮胎的径向刚度仅为２６０Ｎ／ｍｍ，约为充气轮胎径向刚度的２６％．

３　试验台减振性能仿真

３．１　试验台刚柔耦合模型建立
由于非充气轮胎属于柔性体，为了减少仿真误差，在 ＡＤＡＭＳ中需要对其进行柔性化处理．利用

ＡＢＡＱＵＳ对非充气轮胎进行模态仿真，通过命令流导出 ｍｎｆ格式的柔性体文件并将其导入 ＡＤＡＭＳ中．通
过将柔性体轮胎与刚性体轮胎的质心重合的方法，依次生成对应的柔性体非充气轮胎．振动试验台刚柔耦
合模型如图６所示，各零件的约束设置如表２所示．

图６　振动试验台刚柔耦合模型

表２　刚柔耦合模型中的约束设置

序号 约束对象 约束名称

１ 减振平台与大地 阻尼器柔性连接

２ 振动平台与轴承座 固定连接

３ 轴与轴承座 旋转连接

４ 非充气轮胎组与轴 固定连接

５ 非充气轮胎组与钢轮 定义刚柔接触

６ 偏心轴与钢轮 旋转连接

７ 偏心块与偏心轴 固定连接

８ 偏心轴与振动马达 旋转连接

９ 钢轮与驱动马达 旋转连接

１０ 驱动马达与固定架 阻尼器柔性连接

１１ 振动马达与固定架 阻尼器柔性连接

　　为了准确获取试验台的减振特性，钢轮与非充气轮胎组之间的接触刚度以及振动平台和大地之间的
阻尼刚度的设置至关重要．钢轮与轮胎之间的接触刚度可通过冲击函数法计算得到，其计算公式如式（３）
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和式（４）所示．试验台与大地之间的阻尼刚度则根据经验确定．

Ｋ＝
４

３π（ｈ１＋ｈ２）
Ｒ１Ｒ２
Ｒ１＋Ｒ２( )

１／２

； （３）

ｈｉ＝
１－ｕｉ

２

πＥｉ
（ｉ＝１，２）． （４）

式中：Ｒ１，Ｒ２为钢轮和轮胎半径；ｕｉ为泊松比；Ｅｉ为弹性模量；ｈ１，ｈ２为由泊松比和弹性模量计算所得的常数．
图７为某２０ｔ单钢轮压路机在装有充气轮胎试验台的振动测试．以该２０ｔ单钢轮压路机为研究对象，

分析低频高幅和高频低幅２种工况下试验台的减振性能．其中，高幅工况下的钢轮激振力为３５３ｋＮ，低幅
工况下的钢轮激振力为２４５ｋＮ．因此，施加于钢轮质心的激振力函数分别为３．５３×１０５ｓｉｎ（５６πｔ）和２．４５×
１０５ｓｉｎ（６６πｔ）．

图７　试验台振动测试

３．２　模型验证
在振动压路机的出厂试验中，压路机钢轮的加速度幅值和振动频率等相关参数需要通过相关传感器

进行测量．图８和图９为压路机在高幅和低幅２种工况下，通过加速度传感器测得的钢轮振动加速度的频
域曲线．由图８和图９可知：在高幅工况下，钢轮的振动频率为２８．０８Ｈｚ，振动加速度为５９．２０ｍ／ｓ２；在低幅
工况下，钢轮的振动频率为３２．９６Ｈｚ，振动加速度为３１．９０ｍ／ｓ２．

图８　高幅工况下钢轮振动加速度的频域曲线（充气压力０．２０ＭＰａ）

图９　低幅工况下钢轮振动加速度的频域曲线（充气压力０．２０ＭＰａ）
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通过建立多体动力学模型，获得钢轮质心振动加速度的时域曲线和频域曲线如图１０和图１１所示．由
图１０和图１１可知：在高幅工况下，钢轮质心的振动加速度为４０．１ｍ／ｓ２，振动频率为２７．９Ｈｚ（充气轮胎压
力为０．２ＭＰａ时，实测值为５９．２０ｍ／ｓ２，振动频率为２８．０８Ｈｚ）；在低幅工况下，钢轮质心的振动加速度为
２８．４ｍ／ｓ２，振动频率为３３．１Ｈｚ（充气轮胎压力为０．２ＭＰａ时，实测值为３１．９０ｍ／ｓ２，振动频率为３２．９６Ｈｚ）．
２种工况下，仿真获得的钢轮质心的振动加速度值均小于实测值，其原因是实测时采用橡胶充气轮胎支承
钢轮，其径向刚度较大，导致钢轮的振动响应值较大，但振动频率与施加的振动频率一致．因此，所建立的
刚柔耦合振动试验台模型能够准确模拟试验台的振动响应和减振性能．

图１０　高幅工况下钢轮质心的振动加速度曲线

图１１　低幅工况下钢轮质心的振动加速度曲线

３．３　非充气轮胎组减振仿真
为了进一步优化振动压路机试验台的减振性能，研究非充气轮胎对试验台减振性能的影响，通过仿真

分析采用３种非充气轮胎作为减振支承时，钢轮质心加速度经过两级减振系统后的减振率．仿真数据如图
１２～图１７所示．图１２～图１４为钢轮在高幅工况下，采用３种非充气轮胎时的试验台质心加速度曲线．由图
１０可知：在高幅工况下，钢轮质心的振动加速度为４０．１ｍ／ｓ２，而试验台质心的振动加速度分别为１．０５０，
０．８２０，０．４９２ｍ／ｓ２．根据式（５）可以计算得出３种非充气轮胎试验台的加速度衰减率分别为２．６％，２．０％，
１．２％．结合振动减振的具体要求，减振率需不大于５％．因此，采用这３种非充气轮胎方案的试验台均能满
足减振的需求．

η＝
Ａ１
Ａ２
×１００％． （５）

式中：η为减振率；Ａ１为试验台的振动加速度，ｍ／ｓ
２；Ａ２为钢轮的振动加速度，ｍ／ｓ

２．
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由图１５～图１７可知：在低幅工况下，钢轮质心的振动加速度为２８．４ｍ／ｓ２．分别采用蜂巢式、双辐条式
和单辐条式非充气轮胎时，试验台质心的振动加速度为１．０５０，０．６２２，０．５３６ｍ／ｓ２（橡胶轮胎组的实测加速
度为１．８ｍ／ｓ２），对应的衰减率分别为３．７０％，２．１９％，１．８９％（橡胶轮胎组的加速度衰减率为６．３４％）．由此
可见，上述非充气轮胎的减振效果显著优于橡胶轮胎组，其振动加速度远低于橡胶轮胎组．

图１２　高幅工况下蜂巢式非充气轮胎的试验台质心加速度仿真

图１３　高幅工况下双辐条式非充气轮胎的试验台质心加速度仿真

图１４　高幅工况下单辐条式非充气轮胎的试验台质心加速度仿真
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图１５　低幅工况下蜂巢式非充气轮胎的试验台质心加速度仿真

图１６　低幅工况下双辐条式非充气轮胎的试验台质心加速度仿真

图１７　低幅工况下单辐条式非充气轮胎的试验台质心加速度仿真

４　结论

１）为优化压路机试验台的减振性能和可靠性，提出采用非充气轮胎组代替橡胶充气轮胎组的技术路
线，以提高振动压路机试验台的可靠性和减振性能．利用ＡＢＡＱＵＳ对３种非充气轮胎进行静力学分析，获
得３种非充气轮胎的垂直载荷与变形量的关系，结果表明其径向刚度均小于充气压力为０．２ＭＰａ的橡胶
充气轮胎，验证了设计方案的可行性．

０５



第２期 张志峰，等：基于刚柔耦合的振动压路机试验台减振仿真分析

２）基于振动压路机试验台的刚柔耦合模型，仿真分析采用３种非充气轮胎组合试验台的振动响应特
性，并与充气压力为０．２ＭＰａ的橡胶轮胎组的钢轮振动加速度实测结果进行对比．结果表明：刚柔耦合模
型能够准确模拟试验台的振动响应特性；与橡胶轮胎组相比，非充气轮胎具有更佳的减振效果，２种工况
下的加速度衰减率均小于 ５％，均满足减振要求，且非充气轮胎的径向刚度越小，试验台的减振效果越
明显．

３）采用非充气轮胎可以减少充气轮胎漏气、爆胎等导致的故障次数，提高试验台的可靠性．
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