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压路机双轮振动对整机减振性能的影响

侯劲汝，冯忠绪，徐 倩，沈建军，杨 璐

(长安大学道路施工技术与装备教育部重点实验室，陕西西安710064)

摘要：减振问题一直是困扰双驱、双振铰接式双钢轮振动压路机的主要问题之一．现有的分析方法忽

略两个钢轮振源的相互影响．采用试验的方法研究一级减振中，两个振源的相互影响及机架自身的摆振

问题．工业样机的试验结果表明：双钢轮振动压路机机架的振动是复杂的振动合成，包含前、后振动源相

互影响、车架摆振、减振器造成的振动滞后等；其中，前、后钢轮两个振源相互影响及机架本身的摆振对

机架的振动影响较大．
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0 引言

减振问题是影响双钢轮振动压路机整机工作

可靠性与驾驶舒适性的主要问题．传统的减振研

究主要集中在单个减振器动态特性的研究上。没

有针对双钢轮双振源的整机减振系统进行研究．

双钢轮压路机由双驱双振组成，两个激振源、两套

减振系统及铰接的连接模式使得机器整体振动成

为一个复杂的复合振动．传统的单轮、单自由度分

析理论忽略了前后轮振动的相互作用，也忽略了

由于机架质心不在减振器几何中心线上引起的机

架摆振⋯，导致不能很好解决双钢轮压路机减振

系统存在的问题．因此，对于双钢轮压路机有必要

采用整机实体模型，将理论分析与试验验证相结

合对其减振性能进行研究．

1 双钢轮振动压路机整机振动研究方法

双钢轮压路机通常采用铰接结构．铰接结构

使得车架整体分为前后车架两个部分，前后车架

可以在一定角度内摆动．减振系统是由一组橡胶

减振块排布而成，由于驱动端和振动端的功能差

异，两端排布形式和数量并不一致．同时减振器包

含很强的非线性特征，受预载、激振频率和激振振

幅等因素的影响”。1，其动态特性的研究较为困

难，目前只停留在对单个减振器特性研究，没有进

行减振系统动态特性研究．压路机振动模型分析

均是以简单的单自由度、单轮或整体车架模型进

行分析，忽略铰接结构、支撑结构、机架刚度等影

响，导致模型精度差异较大，致使压路机整机振动

特性的研究停滞不前．

为了更好分析双钢轮压路机整机振动特性，

笔者以某国产13 t双钢轮振动压路机为原型进行

了实体建模和动态仿真分析．在UG下建立了图1

原型压路机的三维实体图，如图2所示，并导人

ADAMS进行动态仿真．充分考虑铰接特性对机架

振动时的约束，同时也考虑机架由于质量分布等

因素引起的刚度变化．减振器的刚度和阻尼根据

实验测试数据输入模型中．由于篇幅关系，笔者主

要介绍试验研究部分．

围1某13 t双钢轮振动压路机实物图

Fig．I The 13 t tandem vibratory roller
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图2 双钢轮振动压路机仿真实体模型

Fig．2 The 3D model of tandem vibratory roller

2双钢轮压路机整体振动试验研究

2．1试验方案

试验系统由力传感器、加速度传感器、电荷放

大器、数据采集板、计算机组成．测试系统采用主

机Dewe一2521一B，64通道桥路／电压双模式输

入，分辨率24 bit，最大采样率200 ks／s／ch，所有

通道同步采样．8通道计数器输入，输入信号范围

一35—60 V．加速度传感器采用朗斯的LC0401；

LC0401T电荷灵敏度20 pc／g，频率范围1一

10 000 Hz(±10％)，横向灵敏度≤5％，重量21

g，使用温度范围一20一120℃．

实测中，使用加速度传感器同步记录机架和

钢轮的加速度动态曲线，获取机架振动特性和钢

轮激振力特性．试验工况振动轮设置振动频率为

45 Hz，实测值为：前轮振动频率44．9 Hz，后轮振

动频率46．4 Hz．

2．2实验结果

对记录的机架振动信号进行频谱分析，从实

验数据中随机截取的前机架某个测点FFT曲线

图3所示从图中可以看到，测点在44．9 Hz的振

动频率下有能量峰值，同时在46．4 Hz的振动频

率下也有较大振动能量．可见机架受振动要受到

两个钢轮振动频率的影响，机架振动是前、后钢轮

振动能量传递到车架上振动的叠加，读取振动加

速度有效值，以及加速度峰值做出机架整体振动

分布如图4所示．
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图3前机架测点加速度的FFT分析曲线图

Fig·3 FFT analysis of acceleration of the front frame
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图4低幅及高幅振动时前车架整体振动加速度分布图

Fig．4 Figure of the acceleration of the front frame

under low·amplitude and high-amplitude丫ibration

3试验结果分析

以前机架为例，根据前机架各测点FFT频谱

分析图，把不同频率下的振动对机架的影响进行

分离，得图5．其中叠加曲线由两个频率下的峰值

直接相加得到．
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图5低幅及高幅振动时前机架振动加速度对比圈

Fig．5 Figure of acceleration of the front frame

under low··amplitude and high·-amplitude vIbration
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3．1 前轮振动对前机架振动的影响

从图4中前轮振动引起的前机架振动加速度

峰值数据可以看出，仅当前轮振动时，水平方向机

架两侧相应测点的值较为接近，竖直方向差别略

大，整体来看，中点处最小，偏向两端逐渐变大，机

架前端点振动最大．振动向后端点传递过程中随

着远离中点有逐渐减弱趋势，此时机架呈现以中

点为支撑的前后摆振．

从图5中可以看出，前机架振动叠加峰值总

体小于实测峰值，沿整个车架上差值变化比较均

匀．表明除了前、后钢轮振动影响外，机架还受其

它振动影响．但是叠加峰值与实测值变化趋势完

全一致而且接近．表明机架振动主要由前、后钢轮

振动引起．

3．2后轮振动对前机架振动的影响

从图4中后轮振动引起的前机架振动加速度

峰值数据可以看出，后轮的振动通过后车架经铰

接点对前车架产生振动激励，其特征如下：

前机架振动侧(左侧)受后轮影响整体明显

大于驱动侧，造成机架左右摆振，为前机架整体质

心偏向驱动侧后点(右侧后点)所致．

后轮对前车架振动的影响整体较大，低幅时

前车架在后轮振动影响下呈一个接近整体振动的

模式，各点振动加速度峰值较接近，差异部分应该

是机架刚度引起的振动传递所致，高幅振动时从

铰接点向前端点依次减弱，要是机架刚度和阻尼

造成高幅振动传递的差异较明显．

3．3 整机减振效果评估分析

传递率田是评价振动压路机减振系统性能

好坏的方法之一，其评价方法可用式(1)表示

田=口。／ad (1)

式中：叼为一级减振系统的绝对传递率；a。为上车

加速度；D。下车加速度．

叼表示经过减振后力或振动量的减小程度，

对于一级减振系统，田<1说明有减振效果，，7越

小说明减振效果越好．

本试验中，前轮低幅时振动加速度为33．7

m／s。，高幅时振动加速度为63．8 m／s2，则前机架

各测点减振传递率数据如表1所示．

从表1中可以看到，无论低幅还是高幅时，测

试数据中加速度有效值对应的传递率，皆大于前

机架只受前轮振动能量影响时各测点的传递率，

可见在减振系统的设计时，并未考虑两个振动源

的相互干扰作用，使得样机的减振系统只适合单

个振动源的结构，这将导致在两个振动源的结构

袭1前机架减振传递率试验数据

Tab．1 Test results of vibration transmissibility

of the front frame ％

1左前点

2右前点

3左中点

4右中点

5左后点

6右后点

7前铰接

8后铰接

36．80

29．38

20．42

16．62

24．63

29．97

29．97

32．34

15．79

10．24

15．Ol

9．73

16．35

14．18

14．18

24．04

42．95

35．1l

19．75

16．14

20．53

27．74

28．53

24．76

26．80

24．45

4．94

4．50

5．47

10．96

5．89

9．26

13．64

7．30

9．1l

8．89

15．6l

15．24

21．00

13．87

中其减振性能大大降低．

由图4可知，摆振是机架受到前、后钢轮同时

振动造成的，前后摆振对应的1，5和2，6两组测

点加速度差异最高达到13．61 m／s2，左右摆振对

应的1，2；3，4；5，6这3组测点加速度差异最高达

到4．04 m／s2，机架前后摆振的影响大于左右摆

振．摆振对减振系统的减振性能有很大的影响．测

点3，4是直接经过减振系统与钢轮连接的机架中

点位置，与其它测点相比，受前后摆振的影响相对

较小．从表1中可以看到机架中点位置的加速度

有效值对应的传递率，低幅时平均为18．52％，高

幅时平均为17．95％．而机架前、后位置上的测点

加速度有效值对应的传递率，低幅时最高达到

36．8％，高幅时最高达到42．95％．可见由于摆振

的出现，使得机架前部的减振效果较差．

前机架除了最前端的1，2两测点之外，其余

测点由后轮引起的振动能量均大于前轮引起的振

动能量，最高时后轮引起的能量达到该测点整体

振动能量的55．1％，而前轮引起的能量只有

27．9％．从图5中明显看出，前、后轮引起的振动

加速度直接叠加后与直接测得的振动加速度有一

定的差距，两条曲线大致成平行线趋势，叠加值大

约占实测值的92％，说明机架的振动主要由前、

后钢轮振动引起．除此之外机架还受到其它振动

的影响，例如发动机的振动，液压系统的振动等

等．这些因素对后机架的影响与前机架的基本

相同．

4 结论

(1)双钢轮振动压路机减振系统的动态性能。

要远比单钢轮压路机复杂，两个振动源的相互干

扰及车架本身结构刚度等影响因素都使得双钢轮

”"盯，钙∞加钙
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压路机减振难度加大．其中铰接机架的摆振引起

的振动占了绝大部分，这主要是由于机架的质量

中心和机架支撑结构及铰接连接等形成的整体刚

度不足引起，需要进一步研究和优化．

(2)需要抑制豫个激振源引起的振动在上车

架的交互影响，这就需要系统研究每一个钢轮减

振系统特性，有效控制单个钢轮的振动传递．
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Effect of Tandem Vibratory Roller under Double-Drum Vibration

HOU Jin一131，FENG Zhong—XU，XU Qian，SHEN Jian—jan，YANG Lu

(Key Laboratory for Highway Construction Technology and Equipment of Ministry of Education，Chang’an University，Xi’an

710064，China)

Abstract：Vibration reduction has been one of the main problems of double—drum vibratory roller which has

two drive systems and two vibration systems．Traditional linear theory can not satisfactorily solve the problem of

the machine．This paper did the industrial prototype vibration tests to study the dynamic characteristics of iso—

lation system on tandem vibratory roller．In this paper，the tandem vibratory rollers isolation systems research

focused on how to reduce the vibration in the rack through experimentation．The experimental results show

that：the vibration of the tandem vibratory roller rack is a complex synthesis，which contains two frequeney vi·

brations generated by the interaction，frame shimmy，and the lag damper vibration of the rack itseff．In all the

vibration components，the majority are two frequeney vibrations generated by the interaction and frame shim—

my·

Key words：tandem vibratory roller；isolation system；experimental research；composite vibration
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