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轮式桥面结构疲劳试验机加载系统
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摘要：设计了基于电液比例控制的轮式桥面结构疲劳试验

机（以下简称试验机）液压加载系统。为了确保试验机液压

加载系统可以线性控制试验桥面的加载力，设计了加载机

构，使得加载机构在最大轮胎变形时对加载力造成的影响小

于0.2%。同时，建立了试验机加载系统的仿真模型，对系统

的动静态加载进行仿真分析，并通过试验验证。结果表明，

设计的试验机加载系统满足控制电压与加载力之间的线性

关系，并实现最大15 000 kg的恒压加载工况和2.0 Hz以内振

幅1 500 kg的正弦加载工况，能够较好满足当前桥梁疲劳试

验的加载要求。

关键词：轮式疲劳试验机；加载系统；比例溢流阀；正弦加

载；频响特性
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Loading System for Wheel Fatigue
Testing Machine on Bridge Structure

BIAN Yongming1，YANG Jixiang1，GAO Fei1，
JIN Xiaolin2
（1. College of Mechanical Engineering， Tongji University，
Shanghai 201804，China；2. Shanghai TXMEC Technology Co.
Ltd.，Shanghai 200949，China）

Abstract： A loading system based on electro-hydraulic
proportional control is designed. To meet the requirement
that the hydraulic loading system of the test machine can
linearly control the loading force of the test bridge deck，a
loading mechanism is designed，which makes the error on
loading force less than 0.2% when the maximum tire
deformation occurs. Meanwhile，a simulation model of
the loading system is established to simulate and further
analyze the dynamic and static characteristics. Finally，
the static and dynamic characteristics of the loading
system are verified by the static loading experiment and
the sinusoidal loading experiment with the same
amplitude at different frequencies， respectively. The

experimental results show that the loading system can
achieve linear loading between the control voltage and the
loading force，and satisfy the constant loading within
15 000 kg and under the sinusoidal loading condition when
the amplitude is less than 1 500 kg and the frequency is
within 2.0 Hz.

Key words： wheel fatigue testing machine； loading
system； proportional relief valve； sine loading；

frequency response.

随着国民经济的快速发展及汽车保有量的不断

增加，交通流量和车辆载荷越来越大，重载交通下正

交异性钢桥面板、混凝土桥面板等桥面结构疲劳劣

化问题日益突出。因此，改进桥面结构、保证桥梁结

构的安全可靠以及延长桥梁使用寿命，成为目前急

需解决的关键任务［1-5］。

试验是研究桥面结构疲劳耐久性的直接有效方

法［6-8］，能准确反映实际结构形式、边界约束条件、制

造安装工艺及载荷施加特点等。对于直接承受车轮

荷载的桥面结构，其疲劳试验需要解决模拟车轮通

过效应时载荷施加的准确性问题［9-10］。目前国内外

都开始采用轮式滚动疲劳加载装置进行桥面结构的

疲劳试验，这些试验装置采用电液比例控制系统控

制液压缸加载，通过连杆机构控制加载装置行

走［11-14］。轮式桥面结构疲劳试验装置采用的电液比

例控制系统是实现模拟加载的一种有效方式［15-17］，

国内外对此均有研究，然而针对于轮式疲劳试验机

加载系统的研究较少。Xu等［17］设计了一种应用于

轴承的疲劳加载系统，贵忠东等［18］设计了一种用于

桨毂的疲劳加载系统，这些加载系统的油缸都直接

作用于试验对象，不适用于在电液比例控制系统之

后具有其他机构的加载系统。Owczarek等［19］通过
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仿真和试验研究了电液比例阀的动态响应特性，Liu
等［20］通过试验分析了PID算法对基于电液比例溢流

阀的液压加载系统的闭环控制效果，这些研究主要

针对液压系统和关键液压元件，没有考虑到加载机

构对加载系统的影响。总体而言，目前已有很多关

于电液比例加载系统的研究，但具体应用于轮式加

载疲劳试验机加载系统的公开资料较少，而且，轮式

加载疲劳试验机的加载系统的液压系统并不是直接

作用于试验对象。

本文以轮式桥面结构疲劳试验装置的加载系统

为研究对象，对液压加载系统和加载机构进行设计，

确保试验机加载机构以及轮胎变形对系统性能的影

响在可接受的范围内，使电液比例控制的液压系统

的输出与最终加载到试验桥面的加载力成线性关

系，确保正弦加载的可操作性，并对整机加载系统进

行了仿真建模与试验，以验证设计的正确性。在此

基础上，分析了加载系统的动静态特性，为后续加载

系统控制策略及改进设计提供理论基础。

1 液压加载系统原理

1. 1 加载系统需求

根据桥面结构疲劳试验的需要，对试验机加载

系统的要求如表1所示。

如图 1所示，试验机通过CAN总线实现上位机

与下位机之间的信息交流，上位机用于人机交互、显

示系统状态及接收控制指令，下位机根据指令对系

统进行控制并返回传感器检测的信号。

1. 2 加载液压系统设计

图2为加载系统的液压原理图。系统采用定量

泵供油。换向阀使用电磁换向阀。更换试验桥面

时，换向阀处于左位，抬起加载机构；加载时，换向阀

处于右位，使油缸伸缸。利用先导比例压力控制阀

（这里使用的是比例溢流阀，下文中均以比例溢流阀

进行说明）控制加载压力控制阀（这里使用的是先导

溢流阀，下文中均以先导溢流阀进行说明）的远控口

压力实现油缸大腔压力调节，进而实现对加载力的

控制。如图 3所示，控制系统通过压力传感器采集

的实际压力对目标压力进行PID闭环控制。

表1 加载系统要求

Tab. 1 Requirements for the loading system

参数
最大加载力/kg

正弦加载频率/Hz
正弦加载幅度/kg

加载精度（相对于满量程）

数值
15 000
2

1 500
±2%

图1 轮式桥面结构疲劳试验机

Fig. 1 Wheel fatigue testing machine on bridge
structure

图2 加载系统液压原理

Fig. 2 Hydraulic principle of loading system

图3 加载系统压力控制原理

Fig. 3 Pressure control principle of theloading
system
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图4所示为比例溢流阀和先导溢流阀组成的压

力控制系统，图中q1为压力控制系统流量，p1为压力

控制系统压力。下面对系统主要工作参数进行分析

计算。

液压元件选型计算的主要依据是流量和压力，

对于本系统，主要考虑动态加载对系统流量的要求。

以正弦加载为例，在加载压力由最高到最低的过程

中，油缸靠机构变形恢复力返回时，无杆腔的油液会

经过先导溢流阀、换向阀最后到油缸的有杆腔，因为

油缸无杆腔的面积大于有杆腔，所以从无杆腔溢出

的油液流量大于油缸有杆腔进行补油的流量，能够

进行可靠的补油；在加载力由最低到最高的过程中，

油缸则一直处于伸缸状态，随着加载机构的动作，油

缸的行程L也会产生变化，此时油缸的流量等于行

程变化速度与油缸有效作用面积A的乘积。为了保

证系统满足正弦加载，压力控制系统流量 q1大于油

缸流量，即

q1 ≥ A dLdt （1）

对于试验机，轮胎在垂直受力方向可以简化为

弹簧阻尼系统，所以油缸活塞的位移变化量ΔL、油
缸输出端等效弹簧刚度K和油缸对外作用力变化量

ΔFB的关系为

ΔL= ΔFB

KB
（2）

对于试验机的加载系统，动态加载时的流量主

要取决于油缸对外作用力的变化范围和速度。以正

弦加载为例，正弦加载时油缸对外作用力的变化幅

值ΔFBF和正弦加载频率 f的关系为

ΔL= ΔFBFsin 2πft
KB

（3）

由式（1）、（2）和（3）有

q1 ≥
2πfAΔFBFcos 2πft

KB
（4）

油缸有效作用面积需要根据加载时的最大压力

控制系统压力p1max和最大油缸对外作用力FBmax来确

定，即

FBmax ≤ p1maxA （5）
根据最大压力控制系统流量q1max选择合适的电

磁换向阀（图 2中的换向阀），然后根据该阀的流量

特性找到最大压力控制系统流量q1max对应的最大最

大压降Δp，据此可以计算压力控制系统所需功率最

小值Qmin，并确定电机选型依据。

Qmin ≥ max {( p1+Δp )q1} （6）
正弦加载时，压力控制系统压力 p1与油缸有效

作用面积A满足式（7），其中FBH是正弦加载时的平

均加载力。
FB= p1A=FBH+ΔFBFsin 2πft （7）

以正弦加载为例，结合式（3）、（4）和（7），可知系

统动态加载时的功率需求为

max {( p1+Δp )q1} ≥
(FBH+ΔFBF 2πf sin 2πft+Δp ) ·

ΔFBF 2πf cos 2πft/KB ( 8 )
本节以正弦加载为例，对系统进行动态加载时

的功率与流量需求进行了设计计算，为液压系统元

件的参数确定提供依据。由前面的计算可知，动态

加载的流量与正弦加载频率、油缸对外作用力以及

油缸有效作用面积成正比，与油缸输出端等效弹簧

刚度成反比。而系统功率则与正弦加载频率、油缸

对外作用力正相关，与油缸输出端等效弹簧刚度成

反比。

2 加载机构设计

液压设计部分的计算公式建立在油缸的活塞位

移变化与油缸对外作用力成线性关系的基础上。这

需要通过加载机构设计来保证，即在加载范围内，轮

胎变形引起的加载机构变化不会对油缸活塞位移与

轮胎变形的比值产生较大的影响。

在图 5所示的机构中，液压加载系统的油缸输

出力不是直接作用在车轮上，而是通过中间机构传

递至轮胎，最终实现对桥面结构的加载。其中，固定

架可以理解为安装在支架上的滑块，因此，加载装置

图4 加载系统压力控制元件

Fig. 4 Pressure controlling components of the loding
system
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在x轴方向上可以随着轮胎运动而移动，在y轴方向

的位移则被支架限制。

不考虑车轮被马达驱动时带来的加载机构在x
方向上的运动，加载机构可以用图 6所示的加载机

构简图表示。其中，实线表示初始位置，虚线表示加

载导致轮胎变形后的加载机构位置。连杆AC的刚

度远远大于轮胎，可以视为刚体。对加载系统进行

受力分析。G1为连杆的重力，重心可近似为连杆中

心；G2为车轮和马达的重力；B点的作用力FBx和FBy
是油缸对外作用力FB在x和 y方向上的分力；FAx和
FAy是A点对连杆的反力；FCx和FCy是轮胎中心C对

连杆的反力。

因此，连杆的力平衡公式为

FAx+FCx=FBx （9）
FAy+FCy=FBy+G1+G2 （10）

以A点作为参考点，可以得到力矩平衡公式为

1
2 G1 lAC cos α+G2 lAC cos α+
FBy lAB cos α=
FCx lAC sin α+FCy lAC cos α-
FBx lAB sin α (11 )

式中：lAC为连杆AC的长度；lAB为连杆AB的长度。

连杆绕A点旋转的角度α可以根据C点在垂直方向

上的位移yCC’计算，即

α=∠BAB'= arcsin yCC'lAC
（12）

B点的作用力FBx和FBy与油缸输出作用力FB相
关，可以根据油缸与垂直方向的夹角β计算，即

ì

í

î

ïï
ïï

FBx=FB sin β
FBy=FB cos β
β=90°- α-∠DB'A

（13）

其中∠DB'A可根据余弦公式计算得到，即

∠DB'A=arccos l
2
AB'+ l 2DB'- l 2AD
2lAB'lDB' （14）

B点的位置与油缸伸缩长度有关，因此 lDB’是变

化的，与油缸初始长度 lDB的关系为

lDB'= l 2DB+ l 2BB'-2lDBlBB'cos∠DB'B （15）
B点位移量与C点位移量存在等比关系，即

lBB'=
lAB
lAC
lCC' （16）

C点位移量与连杆AC的旋转角度α的关系为

lCC'=
yCC'
sin α （17）

∠DB'B等于∠ABB'和∠DBA之和，即

∠DB'B=∠ABB'+∠DBA=

                                     90°- α
2 +arccos

l 2AB+ l 2DB- l 2AD
2lAB' lDB

（18）

对于轮胎，其垂向模型可以简化为弹簧阻尼系

统。轮胎中心C对连杆反力的垂向分力FCy为
FCy=KyCC' （19）

式中：K为轮胎的弹性系数。

由式（19）可知，在相同加载力下，轮胎弹簧刚度

越大，变形越小。结合式（12）可知，轮胎弹簧刚度越

大则连杆AC在加载过程中的旋转角度α越小，对系

统机构的影响也越小。因此，本系统采用实心橡胶

轮，并采用双轮结构。实际系统的轮胎刚度为5 820
N·mm-1，是单个实心橡胶轮刚度的两倍。在最大加

载力（15 000 kg）工况下，其最大变形为25. 4 mm，结

合式（12）和式（13）~（18），通过对A、B、C、D的位置

分布的设计，可以使连杆AC的旋转角度α和油缸作

用力与垂直方向的夹角β的变化范围为

图5 加载机构

Fig. 5 Mechanical structure of the loading system

图6 加载机构受力分析

Fig. 6 Force diagram of the loading mechanism
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α ∈ (0°，1.12° ) （20）
β ∈ (3.31°，3.32° ) （21）

对于轮胎所受的加载力，综合式（9）~（11）和式

（13）可得

FCy= 1
2 G1+G2+FB cos β

lAB
lAC
cos α+

                          FB sin β
lAB
lAC
sin α-FCx tan α ( 22 )

将式（20）和（21）带入式（22）可得轮胎变形带来

的加载力波动范围小于目标加载力的 0. 2%，故有

下式：

FCy ≈ 1
2 G1+G2+FB

lAB
lAC （23）

油缸对外作用力与油缸活塞位移的关系由式

（16）、（17）、（19）和（23）可得

ΔL= lDB'- lDB ≈
l 2ABFB

Kl 2AC
+ lAB (G1+2G2)

2KlAC （24）

通过式（23）和（24）可知，加载系统对桥面结构

的加载力与油缸对外作用力之间成线性关系，油缸

对外作用力与油缸活塞位移也成线性关系。第一个

线性关系意味着系统最终的加载力与液压系统压力

为线性关系，因此在实际加载过程中可以通过压力

传感器进行加载力控制；第二个线性关系则满足了

第1节中需要确保油缸对外作用力与油缸活塞位移

之间为线性关系的要求。故设计的加载机构满足

要求。

3 加载系统仿真

根据图 2和图 5，利用AMESIM软件对加载系

统进行建模，如图 7所示。模型主要分为液压加载

系统和加载机构两部分。其中，压力控制通过比例

溢流阀和先导溢流阀实现，轮胎在垂直方向上的力

学模型则简化为弹簧阻尼系统。

比例溢流阀和先导溢流阀是液压系统的主要元

器件，根据第1节中的设计公式，比例溢流阀选用雅

克托辉的SR1P2‒A2系列直动式比例溢流阀，原始

参数通过测量如表2所示。先导溢流阀采用DBL5X
型，基本参数通过测算如表3所示。其他参数由表4
所示。

通过给系统输入阶跃信号，可以得到系统的阶

跃响应特性。系统实际的最大加载力（15 000 kg）对

应的工作压力在20. 0 MPa附近，加载系统阶跃响应

图7 加载系统仿真模型

Fig. 7 Simulation model of the loading system

表2 比例溢流阀参数

Tab. 2 Parameters of proportional relief valve

参数
阀芯角度/（°）
进口直径/mm
活塞直径/mm
阀芯质量/g

阀芯动作范围/mm
复位弹簧刚度/（N·mm-1）
复位弹簧预压缩量/mm

指令弹簧刚度/（N·mm-1）
指令弹簧预压缩量/mm

数值
30
1. 2
9
2. 5
4
0. 6
5
30
0. 1

表3 先导溢流阀参数

Tab. 3 Parameters of pilot relief valve

参数
阀座角度/（°）
进口直径/mm
活塞直径/mm
主阀芯质量/g

阀芯动作范围/mm
先导阀弹簧刚度/（N·mm-1）
主阀弹簧刚度/（N·mm-1）
主阀弹簧预压缩量/mm

数值
30
18. 5
20
100
5
398
17
5. 6

表4 其他参数

Tab. 4 Other parameters

参数
油缸大腔直径/mm
油缸小腔直径/mm

单个轮胎刚度/（N·mm-1）
AC长度/mm
BC长度/mm
DB长度/mm
DA长度/mm

数值
180
125
2 510
1 300. 0
380. 0
757. 0
865. 5
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的仿真结果如图 8所示，控制电压在 0. 5 s时由 0 V
增至 10 V，直到 1. 0 s时稳定；在 1. 5 s时，控制电压

由 10 V降至 0 V，系统压力会随控制电压变化而变

化，其上升和下降至稳定的时间都是0. 5 s左右。

加载系统静态加载的仿真结果如图9所示。控

制电压由0 V以1. 5 V增量逐渐增大至9. 0 V，可以

看出除了初始部分，系统压力与控制电压成线性关

系。由第2节可知，系统压力与加载力也成线性关系，

故最终可以实现加载力的正弦曲线加载。

图9 加载系统静态加载试验结果

Fig. 9 Static test results of the loading system

实际加载过程中还需要考虑频率响应的问题。

如图 10a所示，系统压力的变化幅度会衰减。如图

10b所示，系统压力与控制信号之间存在相位差。因

此在实际控制过程中需要根据系统的频响特性，对

控制信号进行一定的增益以获得期望的加载曲线。

通过仿真可以得出系统的频响特性，如图10c和10d
所示。频率为 2. 0 Hz时的相位差为－101. 5°，幅值

衰减为－12. 86 dB。通过对控制电压适当增益可以

获得频率 2. 0 Hz、振幅 2. 0 MPa（对应加载为 1 500
kg）的正弦加载曲线，如图 10e所示，说明加载系统

图8 加载系统阶跃响应

Fig. 8 Step response of the loading system

图10 正弦加载仿真试验结果

Fig. 10 Simulation results of sine loading
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满足设计要求。

4 试验

4. 1 加载系统阶跃响应试验

整机如图 1所示。上位机通过CAN总线发送

控制命令，并接收下位机的反馈；下位机根据上位机

发送的命令实现整机加载。将示波器与系统的压力

传感器相连，观察给定阶跃控制电压信号下的系统

压力变化，可以得到系统的阶跃响应。

如图11所示，阶跃响应的试验结果与仿真结果

接近。上升段的响应时间与仿真结果一样都是 0. 5
s，但下降段的响应时间是0. 4 s，与仿真结果的0. 5 s
有一定差距，这主要与回油管路的容积与液阻

有关。

4. 2 静态加载试验

通过测量在固定控制电压下的工作压力，可以

知道控制电压与加载压力的关系。如图 12a所示，

控制电压与系统压力在非死区区域成线性关系，与

仿真结果一致。在试验桥面的支座上增加应变片可

以获取最终的加载力，如图12b所示，系统压力与桥

面实际受到的加载力也成线性关系，但由于自重的

影响，15 000 kg加载对应的系统压力为 18. 0 MPa，
而不是仿真中的 20. 0 MPa。仿真结果与试验数据

的变化趋势虽然一致，但在实际数值上还存在一定

偏差。其中，死区工作压力的差别主要是由于实际

管路损耗与仿真存在一定差异；而系统压力与控制

电压之间的比值关系的差异主要是由于实际线圈的

电阻与仿真设置值（参考样本手册设置为20. 8 Ω）存

在一定差异。

4. 3 正弦加载试验

图13所示为0. 1 Hz的正弦加载曲线，通过给定

0. 1 Hz的正弦控制电压获得。试验结果表明，加载

系统可以通过跟随控制电压来获得正弦加载曲线。

但考虑到随着频率的变化，系统的幅值增益和

相位差都会发生变化，所以需要根据系统的频响特

性曲线对不同频率的正弦加载的控制电压进行补

偿。试验方案如下：给定比例溢流阀频率不同但变

化范围相同的控制电压信号，然后通过压力传感器

获取实际的压力变化曲线，对比控制电压信号与系

统实际压力信号的波形，得到不同频率下系统的幅

值增益和相位差，最终绘制出系统的伯德图。图 14
为系统频响特性的试验结果与仿真结果对比。其

图11 加载系统阶跃响应试验结果

Fig. 11 Step response of the loading system

图12 静态加载

Fig. 12 Static loading

图13 正弦加载

Fig. 13 Sine loading
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中，图 14a为系统压力增益随频率的变化关系，图

14b为系统压力与控制信号之间的相位差随频率的

变化关系，仿真与试验结果基本一致。2. 0 Hz试验

得到的相位差为－102. 6°，幅值衰减为－13. 98 dB。
参照频响特性试验结果，通过对控制信号进行

补偿增益，可以实现在不同加载频率下获得相同的

幅值增益的加载效果。图15所示为加载频率为2. 0
Hz时对控制信号进行增益后的正弦加载曲线。由

图15可知，实际加载曲线基本为正弦加载曲线。

图 16所示为不同频率下两个周期内的实际加

载力与理论加载力的误差。试验结果表明，实际加

载力处于误差允许范围（±0. 4 MPa ，2%FS@20
MPa）之内，大部分处于±0. 2 MPa以内，误差率为

1%FS。对比 0. 1、0. 5和 2. 0 Hz三个加载频率下的

误差结果可知，频率较低时的正弦加载效果更好。

总体而言，加载系统满足振幅 2 MPa（对应加载为

1 500 kg）、频率2. 0 Hz以内的正弦加载要求。

5 结论

本文对轮式疲劳试验机加载系统的液压及加载机

构进行了设计，使得轮胎变形以及变形引起的加载机

构的动作导致的加载力误差小于0. 2%，液压系统的输

出力与实际桥面受到的加载力可以视为线性关系。借

助AMESIM工具，对设计的加载系统进行了建模和仿

真，得到了系统静态加载性能以及正弦加载的频响特

性。结果表明，加载系统的静压加载与控制电压成线

性关系，可以实施最大15 000 kg的加载以及实现振幅

图14 系统伯德图

Fig. 14 Bode diagrams of the system

图15 频率为2.0 Hz的正弦加载

Fig. 15 Sine loading at a frequency of 2.0 Hz

图16 正弦加载误差

Fig. 16 Error of sine loading
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为2. 0 MPa（对应加载为1 500 kg）、频率在2. 0 Hz以内

的正弦加载方式。对设计的试验机加载系统进行试验

研究，验证了设计的试验机加载系统满足实际需求。
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