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摘要：轮胎试验台的力与力矩测试精度直接影响到轮胎数据的准确性，应用多体动力学理论对所研发的平板式六

自由度低速轮胎试验台进行研究，分析了该试验台姿态控制的机理，推导出试验台轮胎六分力解算公式，并用

ａｂａｑｕｓ有限元软件验证其准确性。然后对设计加工出的试验台进行标定，结果表明：３个方向的力吻合较好，但是

力矩并不特别理想。经合理分析假设，试验台 ６个电缸铰支的硬点实际安装中存在空间的偏差，对其进行辨识优

化分析，结果表明：优化后三方向的力及力矩与标定值吻合的精度符合要求，力的精度高于 ０７５％，力矩精度可达

１％左右，证明了铰支安装偏差的假设是合理的，也体现出该轮胎试验台在测试精度上的优势。
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　　引言

轮胎力学特性对汽车动力性、经济性、平顺性、

安全性以及操纵稳定性有着至关重要的影响
［１－２］

。

由于轮胎结构、材料以及与地面之间相互作用的复

杂性等，在目前很难完全用理论的轮胎模型来预测

轮胎的各种特性，因此轮胎试验研究一直是轮胎性

能研究的重要手段
［３］
。

轮胎试验设备发展比较迅速。可以分为转鼓试

验台、平带式试验台、平台式试验台和试验拖车。国

外轮胎力学特性试验台比较典型的有美国 ＭＴＳ的
ＦＬＡＴＴＲＡＣ［４－５］、ＴＭＳＩ的 ＯｎＬＥＶＥＬＴＭ ＴｉｒｅＴｅｓｔ
Ｍａｃｈｉｎｅ、Ｃａｌｓｐａｎ公司［６］

、日本 Ａ＆Ｄ公司、法国 ＢＩＡ
公司、德国ＴＳ公司的轮胎试验台以及西班牙Ｍａｌａｇａ
大学

［７］
、德国 Ｋａｒｌｓｒｕｈｅ大学［８］

自制的平带式试验台

等；国内主要有天津久荣转鼓轮胎试验台、吉林大学

低速平板轮胎试验台
［９］
等。

在前期研究中，分析了国内外采用较多的 Ａ字
架轮胎试验台在复合姿态角下，侧偏角、侧倾角、轮

胎印迹中心存在偏移的现象
［１０］
。根据专利“六自由

度轮胎试验机”
［１１］
研制出新型轮胎试验台，并分析

了该试验台有以下优点：该新型试验台具有良好的

控制精度，不存在复合姿态耦合误差
［１０］
；该新型试

验台通过６个电缸力传感器的组合来解算轮胎的六
分力，代替了传统较为昂贵的六分力传感器。另外

在大载荷测试时，由于传感器量程的增大会使成本

相应提高，相对而言新型试验台传感器的成本更令

人满意。

前期研究
［１２］
从理论上推导了轮胎试验台载荷

解析的过程，但未考虑台架的自身重量；且仅从软件

上验证载荷的解析精确度。

本文在前期研究基础上，分析轮胎试验台姿态

控制机理；推导考虑自身重力时试验台六分力解算

公式。提出轮胎力以及轮胎耦合力与力矩的标定方

法，考虑实际过程中试验台的力测量精度问题；经大

量标定试验以及分析，找出影响实际精度的原因，并

加以解决，使实际设备的力与力矩达到令人满意的

精度。

１　轮胎试验台结构与六分力解算

１１　轮胎试验台结构
如图１所示，该试验台由机身、模拟路面平板、

６个电缸、电缸两端的１２个铰支等构成。采用非对
称六自由度平台的机理实现

［１３］
，测试的轮胎安装在

机身上，机身与模拟路面平台通过 ６个电缸相连。
通过控制６个电缸的长度来调节测试轮胎的侧倾、
侧偏姿态。每个电缸都串联一个力传感器，如图 １
中所示 ３号电缸串联了力传感器 １０，６个电缸共 ６
个单分力传感器。通过６个单分力的组合来解算轮
胎与地面接触印迹内３个方向的力与力矩。
１２　轮胎试验姿态控制机理

根据 ＩＳＯ轮胎坐标系的规定［１４］
，图 ２所示的侧



图 １　轮胎试验台原理结构图

Ｆｉｇ．１　Ｓｃｈｅｍａｔｉｃｄｉａｇｒａｍｏｆｔｉｒｅｔｅｓｔｒｉｇ
１．机身　２．２号电缸上铰支　３．３号电缸　４．２号电缸　５．２号电缸下

铰支　６．模拟路面平台　７．１号电缸　８．５号电缸　９．６号电缸　

１０．与３号电缸串联的力传感器　１１．４号电缸
　

倾角 γ为轮胎中心面的平面与垂直面的夹角，侧偏
角 α为轮胎中心面与水平面的交线与轮胎滚动方
向的夹角，ＶＴ为轮胎印迹面更新速度。

图 ２　轮胎 ＩＳＯ坐标系

Ｆｉｇ．２　ＩＳＯｃｏｏｒｄｉｎａｔｅｓｏｆｔｈｅｔｉｒｅ
　
六自由度轮胎试验台复合姿态角的实现方式如

图３ａ所示，试验台先沿着垂直旋转轴 Ｚｔ侧偏 α，然
后沿着如图３ｂ所示的车轮印迹更新速度Ｖｔ、侧倾角
γ。从调节过程可以发现轮胎的侧偏、侧倾角与 ＩＳＯ
轮胎坐标系中定义的角度是相符的，无侧偏角、侧倾

角、轮胎印迹中心偏移现象
［１０］
。

图 ３　轮胎试验台复合姿态的实现过程示意图

Ｆｉｇ．３　Ｃｏｍｐｏｓｉｔｅａｔｔｉｔｕｄｅｒｅａｌｉｚａｔｉｏｎ

ｄｉａｇｒａｍｏｆｎｅｗｔｉｒｅｔｅｓｔｒｉｇ
（ａ）试验台先侧偏 α　（ｂ）试验台继续侧倾 γ

　
把试验台的各个部件简化为刚体，６个电缸的编

号如图１所示。定义 ６个电缸的下铰支点的空间坐
标分别为：ｒ１、ｒ２、ｒ３、ｒ４、ｒ５、ｒ６；６个电缸的上铰支点的空
间坐标分别为：ｖ１、ｖ２、ｖ３、ｖ４、ｖ５、ｖ６。可以将试验台的姿

态变化看成刚体上的６个点随着刚体的运动（平动加
转动），只要求解 ６个点在原始坐标系中随轮胎姿态
变化后的新的空间位置对应的坐标，就可以求解得到

６个电缸对应的状态，并确定轮胎的姿态。
设轮胎试验台的平动为（Ｘ，Ｙ，Ｚ），转动转角为

（α，γ，θ），α为侧偏角，γ为侧倾角，θ为翻转角。结
合图３所示旋转的过程，用欧拉角描述刚体的旋转，
采用３ １ ２的旋转顺序，初始位置到姿态角目标
位置的方向余弦矩阵如图４所示。由侧偏角 α与侧
倾角 γ便可以实现轮胎的姿态，取 θ＝０。得坐标变
换方向余弦矩阵

Ａｒｂ＝ＡｒｕＡｕｖＡｖｂ＝
ｃｏｓα －ｓｉｎα ０
ｓｉｎα ｃｏｓα ０









０ ０ １

１ ０ ０
０ ｃｏｓγ －ｓｉｎγ
０ ｓｉｎγ ｃｏｓ









γ

１ ０ ０
０ １ ０









０ ０ １
＝

ｃｏｓα －ｓｉｎαｃｏｓγ ｓｉｎαｓｉｎγ
ｓｉｎα ｃｏｓαｃｏｓγ －ｃｏｓαｓｉｎγ
０ ｓｉｎγ ｃｏｓ









γ

（１）

式中　Ａｒｂ、Ａｒｕ、Ａｕｖ、Ａｖｂ———坐标变化时的方向余弦
矩阵

图 ４　欧拉角方向余弦矩阵

Ｆｉｇ．４　Ｅｕｌｅｒａｎｇｌｅｄｉｒｅｃｔｉｏｎｃｏｓｉｎｅｍａｔｒｉｘ
　
根据旋转与平动矩阵可以得到６个电缸上端移

动后的空间坐标 ｕ（ｉ）。
ｕ（ｉ）＝Ａｒｂ×ｖ（ｉ）＋［Ｘ　Ｙ　Ｚ］Ｔ　（ｉ＝１，…，６） （２）
式中　ｖ（ｉ）———变化前第 ｉ个电缸上端空间向量

ｕ（ｉ）———变化后第 ｉ个电缸上端空间向量
６个电缸的空间向量 ｌ（ｉ）为

ｌ（ｉ）＝ｕ（ｉ）－ｒ（ｉ） （３）
式中　ｒ（ｉ）———第 ｉ个电缸下端铰支点空间向量
６个电缸的长度 Ｌ（ｉ）为

Ｌ（ｉ）＝ ｌ（ｉ）Ｔｌ（ｉ槡 ） （４）
通过调节６个电缸的长度便可任意控制测试轮

胎的空间姿态。

１３　轮胎试验的轮胎六分力解算
１３１　轮胎试验的轮胎力解算

如图１所示，机身是空间悬浮的，轮胎测试时，
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所承受的力会传递到机身上，而机身是由 ６个电缸
支撑的，根据空间受力情况轮胎所受的合力应等于

６个电缸的合力。
令试验台与轮胎接触印迹中心为全局坐标系中

心点 Ｏ（０，０，０），首先将 ６个电缸的测量力解算至
全局坐标零点，合力为

Ｆ＝∑
６

ｉ＝１
ｆ（ｉ）ｎ（ｉ） （５）

ｎ（ｉ）＝ｌ（ｉ）／Ｌ（ｉ） （６）
式中　ｆ（ｉ）———６个电缸的力传感器测得量

ｎ（ｉ）———第 ｉ个电缸的单位空间列向量
考虑机身的毛重 Ｇ，测试时移出路面模拟平台

可测出机身重量。除去毛重后，合力为

Ｆ１＝Ｆ－Ｇ＝Ｆ－（０，０，Ｇ）
Ｔ

（７）
若轮胎存在侧偏角 α，根据 ＩＳＯ轮胎坐标系规

定，还需将力解算至轮胎坐标系
［１４］
。若轮胎存在侧

偏角 γ，并不会影响轮胎的坐标系，仅需考虑 α对局
部轮胎坐标系的影响。

Ｆｓ＝Ａ
ｒｕＦ１＝

ｃｏｓα －ｓｉｎα ０
ｓｉｎα ｃｏｓα ０









０ ０ １
Ｆ１ （８）

１３２　轮胎试验的轮胎力矩解算
同样，将６个电缸的力对全局坐标原点取矩，合

力矩为

Ｍ＝∑
６

ｉ＝１
Ｒ（ｉ）×（ｆ（ｉ）ｎ（ｉ）） （９）

Ｒ（ｉ）＝ｒ（ｉ）－（０，０，０）Ｔ＝ｒ（ｉ） （１０）
式中　Ｒ（ｉ）———第 ｉ个电缸力臂的空间向量

考虑机身重力的影响，假设箱体质心的空间坐标

为（ｘｇ，ｙｇ，ｚｇ）
Ｔ
，测试时移出路面模拟平台。此时，６个

电缸对原点力矩应与重力对原点的力矩相等，即

Ｒｇ×Ｇ＝ＭＣ （１１）

Ｒｇ＝Ａ
ｒｂ
（ｘｇ，ｙｇ，ｚｇ）

Ｔ
（１２）

式中　Ｒｇ———机身重力某姿态力臂空间向量
ＭＣ———６个电缸解算的合力矩

整理展开，得

ｃｏｓα －ｓｉｎαｃｏｓγ ｓｉｎαｓｉｎγ
ｓｉｎα ｃｏｓαｃｏｓγ －ｃｏｓαｓｉｎγ
０ ｓｉｎγ ｃｏｓ









γ

ｘｇ
ｙｇ
ｚ











ｇ

×
０
０









Ｇ
＝ＭＣ

（１３）
试验时取多组试验下的姿态，可求出多组解，取

平均值，可得（ｘｇ，ｙｇ，ｚｇ）。
除去机身重力的影响，合力矩为

Ｍ１＝Ｍ－Ｒ′ｇ×Ｇ＝∑
６

ｉ＝１
Ｒ（ｉ）×（ｆ（ｉ）ｎ（ｉ））－

（Ａｒｂ′（ｘｇ，ｙｇ，ｚｇ）
Ｔ
）×（０，０，Ｇ）Ｔ （１４）

式中　Ｒ′ｇ———新姿态机身重力力臂空间向量
将力矩解算至轮胎坐标系，得

Ｍｓ＝Ａ
ｒｕＭ１＝

ｃｏｓα －ｓｉｎα ０
ｓｉｎα ｃｏｓα ０









０ ０ １
Ｍ１ （１５）

考虑到一般测试工况是稳态测试，此时只需

要在每一次试验过程中，调好轮胎姿态后，将 ６个
电缸的初始示值调至为 ０（即去掉箱体毛重），就
可以求出不同轮荷下轮胎的六分力。因为稳态下

试验台箱体的质心是固定的，这样便省去了质心

参数的测量，简化了试验的流程，但动态测量需考

虑质心影响。

１３３　试验台轮胎六分力解算仿真分析
在 ａｂａｑｕｓ有限元软件里建立模型，如图 ５所

示。将实际试验台简化，与运行不相关的部件去掉。

机身与６个电缸相连的球铰采用 ｊｏｉｎｔ连接副模拟，
滑动平台与 ６个电缸相连的十字万向节采用 Ｕｊｏｉｎｔ
连接副模拟，而电缸本身的轴向行程采用 ｔｒａｎｓｌａｔｏｒ
连接副模拟。试验台的输入量：侧偏角 α＝８°，侧倾
角 γ＝８°，６个电缸的作用力均为１０００Ｎ。

图 ５　轮胎试验台模型

Ｆｉｇ．５　Ｔｉｒｅｔｅｓｔｒｉｇｍｏｄｅｌｂｕｉｌｔｉｎａｂａｑｕｓｓｏｆｔｗａｒｅ
　

仿真出的轮胎六分力结果与解算结果如表１所
示。对比仿真计算与理论计算的结果可以看出，力

仿真精度约为０１Ｎ，力矩仿真精度约为 ０２Ｎ·ｍ。
证明了轮胎六分力解算公式的正确性。

表 １　轮胎六分力仿真结果与解算结果对比

Ｔａｂ．１　Ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎｏｆｓｉｍｕｌａｔｉｏｎａｎｄｃａｌｃｕｌａｔｉｏｎｒｅｓｕｌｔｓ

方案
Ｆｘ

／Ｎ

Ｆｙ

／Ｎ

Ｆｚ

／Ｎ

Ｍｘ

／（Ｎ·ｍ）

Ｍｙ

／（Ｎ·ｍ）

Ｍｚ

／（Ｎ·ｍ）

理论计算 ８６８７９ －２３２４９０ ３２０３５０ ５４９８４ １４４４４ ４７８５１

仿真计算 ８６８７６ －２３２５０１ ３２０３５３ ５４９９１ １４４４４ ４８０６９

２　试验台解算值与标定结果对比分析

２１　试验台标定方法
图６为设计加工出的试验台，因为实际中存在
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零件加工精度以及装配误差等，理论计算值会与真

实值之间存在一些偏差
［１５］
。

图 ６　设计加工出的试验台

Ｆｉｇ．６　Ｔｅｓｔｒｉｇ
　

　　标定原理如图 ７所示，将标定方箱 ２固定在机
身１上，标定箱体 ２在正面、右侧、底侧开有标定锥
形孔。标定时，将轮胎卸下，把标定方箱安放在轮胎

的位置，代替轮胎，然后在方箱下侧、左侧、前方通过

加载支撑装配 ７施加力，模拟不同的载荷。加载支
撑装配７连接标定传感器 ８，测量出标定的力值，然
后与６个电缸解算的值进行对比，即可对六自由度
解算结果进行标定。

标定方案１：纵向力 Ｆｘ以及滚动阻力矩 Ｍｙ的
标定。Ｘ轴纵向标定位置有 ５个标定加载小孔，中
间孔与零点相距 Ｌ，每个相邻小孔距离 Ｌ１为３２ｍｍ。
在小孔处施加载荷，从而实现 Ｆｘ的标定；因为小孔
在 ｚ方向位置变化 Δｌ，Ｆｘ会产生滚动阻力矩的变
　　

图 ７　试验台标定原理图

Ｆｉｇ．７　Ｓｃｈｅｍａｔｉｃｏｆｔｅｓｔｒｉｇｃａｌｉｂｒａｔｉｏｎ
１．机身　２．标定方箱　３．Ｘ轴纵向标定位置　４．Ｙ轴侧向标定位置　５．Ｚ轴垂向标定位置　６．承力钢球　７．加载支撑装配　

８．标定传感器　９．钢珠滑盘　１０．路面模拟平板　１１．坐标系零点，与轮胎坐标系零点重合
　

化，如 Ｍｙ＝ＦｘΔｌ，实现力矩 Ｍｙ的标定。
标定方案２：侧偏力 Ｆｙ及回正力矩 Ｍｚ的标定。

Ｙ轴纵向标定位置有 ５个标定小孔，每个相邻小孔
距离 Ｌ１为３２ｍｍ。在小孔处施加载荷，实现 Ｆｙ的
标定；因为小孔在 ｘ方向位置变化 Δｌ，Ｆｙ会产生回
正力矩的变化，如 Ｍｚ＝ＦｙΔｌ，实现力矩 Ｍｚ的标定。

标定方案３：垂直力 Ｆｚ以及翻倾力矩 Ｍｘ、滚动
阻力矩 Ｍｙ的标定。据 Ｚ轴纵向标定位置所示，具
体原理同上。

标定工况：轮胎的零姿态以及侧偏姿态下。由

于标定方箱的侧倾后存在与基座固定的问题，侧倾

标定未能实现。但是不影响该试验台侧偏力 Ｆｙ、纵
向力 Ｆｘ、垂直力 Ｆｚ以及相关的 ３个力矩 Ｍｘ、Ｍｙ、Ｍｚ
的标定，以及力与力、力与力矩耦合的工况的标定。

标定施加载荷１０００～８０００Ｎ，间隔１０００Ｎ。
２２　试验台标定结果分析

标定位置共１８个，标定载荷共 ８种，有 １８×８＝
１４４种工况。若再考虑部分侧偏工况、多方向加载
的复合工况，试验数据较为繁多。下面列出一些具

有代表的试验结果。图８～１２中位置 ｘ、ｙ、ｚ指的是
标定小孔的偏移距。若不存在 ｘ、ｙ、ｚ的偏移距，则
为单一力工况加载标定，否则为力与力矩的耦合工

况加载标定。

图８为标定位置固定、不同载荷时，主方向力解
算值与标定值的变化关系。定义力与力矩的加载方

向和力与力矩解算方向一致称为主方向；否则，为次

方向。理论上，次方向的力与力矩值应该为零，为干

扰值。从图８中可知，主方向上力解算值与标定值基
本重合，误差的波动在 ０～６０Ｎ，精度为 ６０／８０００＝
０７５％。图９为标定位置固定、不同载荷时次方向
解算值与标定值的变化关系，干扰值在 ０～２０Ｎ，相
对于标定载荷，该影响可以忽略。图１０为侧向载荷
Ｆｙ＝６０００Ｎ固定，不同位置下垂直力 Ｆｚ解算与标
定值的关系，误差在 ０～１０Ｎ。可知，标定结果是比
较满意的。另一方面，也反映出该试验台六分力解

算的正确性。

轮胎力矩的测量一直是难题，轮胎试验力矩测

量时存在波动，残差较大
［３，１６］

，然而力矩对于轮胎的
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图 ８　在同一位置主方向力解算值与标定值比较

Ｆｉｇ．８　Ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎｏｆｆｏｒｃｅｓｏｌｖｅｒｖａｌｕｅａｎｄｃａｌｉｂｒａｔｉｏｎ

ｖａｌｕｅｉｎｔｈｅｓａｍｅｐｏｓｉｔｉｏｎｉｎｔｈｅｍａｉｎｄｉｒｅｃｔｉｏｎ
（ａ）垂直加载，位置：Ｘ＝０ｍｍ，Ｙ＝０ｍｍ；侧偏角 α＝６°

（ｂ）侧向加载，位置：Ｘ＝３２ｍｍ；侧偏角 α＝０°
　

图 ９　在同一位置次方向力解算值与标定值比较

Ｆｉｇ．９　Ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎｏｆｆｏｒｃｅｓｏｌｖｅｒｖａｌｕｅａｎｄｃａｌｉｂｒａｔｉｏｎ

ｖａｌｕｅｉｎｔｈｅｓａｍｅｐｏｓｉｔｉｏｎｉｎｔｈｅｓｅｃｏｎｄａｒｙｄｉｒｅｃｔｉｏｎ
（ａ）垂直加载，位置：Ｘ＝０ｍｍ，Ｙ＝－３２ｍｍ；侧偏角 α＝０°

（ｂ）侧向加载，位置：Ｘ＝３２ｍｍ；侧偏角 α＝６°
　

影响是相当重要的，例如，回正力矩 Ｍｚ直接影响汽
车的操纵稳定性。图 １１为力矩解算值与标定值的
比较关系。其中，图 １１ａ为侧向力 Ｆｙ与回正力矩
Ｍｚ耦合加载标定工况，回正力矩 Ｍｚ解算值与标定
值的关系。图１１ｂ为垂直力 Ｆｚ与滚动阻力 Ｍｙ耦合
加载标定工况，回正力矩干扰值 Ｍｚ解算值与标定

图 １０　在不同位置主方向力解算值与标定值比较

Ｆｉｇ．１０　Ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎｏｆｆｏｒｃｅｓｏｌｖｅｒｖａｌｕｅａｎｄｃａｌｉｂｒａｔｉｏｎ

ｖａｌｕｅｉｎｔｈｅｄｉｆｆｅｒｅｎｔｐｏｓｉｔｉｏｎｉｎｔｈｅｍａｉｎｄｉｒｅｃｔｉｏｎ
　
值的关系。图１１ｃ纵向力 Ｆｘ单一力加载标定工况，
翻倾力矩干扰值 Ｍｘ解算与标定值关系。图 １１ｄ为
垂向与侧向同时加载 Ｆｚ、Ｆｙ、Ｍｘ、Ｍｚ耦合工况，垂直
载荷恒为 Ｆｚ＝６０００Ｎ，滚动阻力矩 Ｍｙ干扰值解算
值与标定值的关系。

从图中可知，实际六分力解算值与标定值存在

一定偏差，结果不够满意。下面对其进行分析并优

化。

３　试验台解算结果优化分析

３１　试验台解算结果误差的分析假设
从图１１中可看出，虽然力矩解算值与标定值存

在偏差，但是均是向一个方向变化（近似为线性），

由于之前的六分力解算各个方向的力是准确的，因

此这里假设六分力解算的力矩偏差是由力臂引起

的。

另外，从图１１中可近似求出６个电缸解算值与
标定值差值斜率，为 ０～０００７５ｍ，合 ０～７５ｍｍ。
而实际中，会存在零件加工的精度以及装配误差

等
［１５］
。力臂存在几个毫米的偏差相对于台架尺寸

来说是合理的。下面通过修正６个电缸上下两个空
间铰支的坐标来优化解算结果，辨识出实际中更可

能的铰支安装坐标。

３２　试验台解算结果优化函数
优化变量为６个电缸上下铰支的空间坐标偏移

量，共 １２个。例如图 １中的 ２号电缸的下安装点
ｒ２，３个变量为（Δｘ２，Δｙ２，Δｚ２），合 １２×３＝３６个变
量。

优化函数采用非线性最小方差法。函数为

Φ（Ｘｉ）＝∑
ｎ

ｉ＝１
［（Ｆｓ１（Ｘｉ）－Ｆｂｘｉ）

２＋（Ｆｓ２（Ｘｉ）－

Ｆｂｙｉ）
２＋（Ｆｓ３（Ｘｉ）－Ｆｂｚｉ）

２＋Ｗ１（Ｍｓ１（Ｘｉ）－

Ｍｂｘｉ）
２＋Ｗ２（Ｍｓ２（Ｘｉ）－Ｍｂｙｉ）

２＋

Ｗ３（Ｍｓ３（Ｘｉ）－Ｍｂｚｉ）
２
］
２

（１６）
式中　Ｘｉ———优化变量

ｎ———试验次数
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图 １１　在同一位置次方向力矩解算值与标定值比较

Ｆｉｇ．１１　Ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎｏｆｍｏｍｅｎｔｓｏｌｖｅｒｖａｌｕｅａｎｄｃａｌｉｂｒａｔｉｏｎ

ｖａｌｕｅｉｎｔｈｅｓａｍｅｐｏｓｉｔｉｏｎｉｎｔｈｅｓｅｃｏｎｄａｒｙｄｉｒｅｃｔｉｏｎ
（ａ）侧向加载，位置：Ｘ＝３２ｍｍ；侧偏角 α＝０°

（ｂ）垂直加载，位置：Ｘ＝６４ｍｍ，Ｙ＝０ｍｍ；侧偏角 α＝４°

（ｃ）纵向加载，位置：Ｚ＝０ｍｍ；侧偏角 α＝０°

（ｄ）垂直、侧向共同加载：侧向加载，位置 Ｘ＝３２ｍｍ；

垂直加载，位置 Ｘ＝０ｍｍ，Ｙ＝－３２ｍｍ；侧偏角 α＝０°
　

　　　Ｆｓ１（Ｘｉ）、Ｆｓ２（Ｘｉ）、Ｆｓ３（Ｘｉ）———六分力解算的
各方向的力

Ｆｂｘｉ、Ｆｂｙｉ、Ｆｂｚｉ———标定的各方向力
Ｍｓ１（Ｘｉ）、Ｍｓ２（Ｘｉ）、Ｍｓ３（Ｘｉ）———六分力解算的

各方向的力矩

Ｍｂｘｉ、Ｍｂｙｉ、Ｍｂｚｉ———标定的各方向力矩
Ｗ１、Ｗ２、Ｗ３———翻倾力矩、滚阻力矩、回正力

矩的权重系数

考虑实际零件加工的精度以及装配等误差，优

化变量上下限均取为 －１５～１５ｍｍ。权重系数 Ｗ１、
Ｗ２、Ｗ３分别取值为５、１０、１０。

３３　试验台优化结果分析

由于该优化是多变量约束非线性方差最小值问

题，采用 Ｍａｔｌａｂ里 ｌｓｑｎｏｎｌｉｎ函数编制程序计算。结
果如表２所示。

图１２为优化修正以后六分力解算值与标定值
的关系曲线。从图 １２ａ中可看出，六分力解算的力
值稍有所改善。从图 １２ｂ、１２ｃ、１２ｄ中可看出，六分
力解算的各个力矩都改善的比较令人满意：图 １２ｂ
中，优化曲线基本与标定值吻合，图 １２ｃ、１２ｄ、１２ｅ
中，力矩误差降到只有０～５Ｎ·ｍ。相对于标定载荷，
该误差影响较小，符合台架精度要求，力矩精度可达

１％左右。
图１３为轮胎试验台调试完毕且喷过漆的实物

图。

４　结论

（１）应用多体动力学理论对所研发的新型轮胎
试验台进行了研究，分析了该试验台姿态控制的机

理，推导出试验台轮胎六分力解算公式，并用 ａｂａｑｕｓ
有限元软件验证其准确性。

（２）对设计加工出的试验台进行六分力标定，
结果表明解算出的 ３个方向力与标定值吻合较好，
精度达 ０７５％；但力矩并不特别理想，需要分析可
能的原因并优化。

（３）通过合理假设，由于存在零件加工精度以
及装配误差等，６个电缸铰支很可能存在空间偏差，
　　表 ２　６个电缸上下铰支空间坐标偏移量

Ｔａｂ．２　Ｓｐａｔｉａｌｃｏｏｒｄｉｎａｔｅｏｆｆｓｅｔｓｏｆｔｈｅｈｉｎｇｅｓｏｆｓｉｘｅｌｅｃｔｒｉｃｃｙｌｉｎｄｅｒｓ ｍｍ

电缸

序号

下端 上端

Δｘ Δｙ Δｚ Δｘ Δｙ Δｚ

１ －５４９０ －１４０００ －０８６０ －３０６０ －１４９００ １０５１
２ －２３９０ ２３０１ －０８７０ －４７６０ ０９４４ ０６１７
３ ０７７２ １２９７０ －１３１０ ０９７４ １４１６０ １３７９
４ ０４４８ －６４２０ －８１３０ ０９２１ －６７６０ －１０９００
５ ６５９４ －０１１０ －４７０ ６３７７ ０２１３ －６２９０
６ ９４３８ ０８９４ －５６９ ８８４７ ０５３９ －４０１０
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图 １２　优化前后解算值与标定值比较曲线

Ｆｉｇ．１２　Ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎｏｆｃａｌｉｂｒａｔｉｏｎｖａｌｕｅａｎｄｓｏｌｖｅｒｖａｌｕｅｂｅｆｏｒｅａｎｄａｆｔｅｒｏｐｔｉｍｉｚａｔｉｏｎ
（ａ）垂直加载，位置：Ｘ＝０ｍｍ，Ｙ＝－３２ｍｍ；侧偏角 α＝０°　（ｂ）侧向标定，位置：Ｘ＝３２ｍｍ；侧偏角 α＝０°

（ｃ）垂直加载，位置：Ｘ＝６４ｍｍ，Ｙ＝０ｍｍ；侧偏角 α＝４°　（ｄ）纵向加载，位置：Ｚ＝０ｍｍ；侧偏角 α＝０°

（ｅ）垂向、侧向共同加载：侧向加载，位置 Ｘ＝３２ｍｍ；垂直加载，位置 Ｘ＝０ｍｍ，Ｙ＝－３２ｍｍ；侧偏角 α＝０°

图 １３　调试完毕喷漆后轮胎试验台

Ｆｉｇ．１３　Ｔｉｒｅｔｅｓｔｒｉｎｇａｆｔｅｒｄｅｂｕｇｇｉｎｇ
　

对其进行标定优化分析。结果表明：优化修正以后，

３个方向的力及力矩与标定值吻合得比较满意，力
的精度高于 ０７５％，力矩精度可达 １％左右。一方
面，证明了铰支安装存在偏差的假设是合理的；另一

方面，也体现出该新型六自由度轮胎试验台在实际

工程中力与力矩测量精度上的潜力。
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