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主控式弹支干摩擦阻尼器-单转子系统减振特性

高象宏， 蒋明宏， 张 鹏， 祝长生

（浙江大学电气工程学院， 浙江  杭州  310027）

摘要: 本文研究了主控式弹支干摩擦阻尼器‑单转子系统的减振特性。建立了转子系统的动力学模型及干摩擦阻尼器接触界

面的二维动力学模型。采用 Newmark‑HHT 数值积分法求解了不同摩擦副正压力条件下主控式弹支干摩擦阻尼器‑单转子系

统的稳态响应及摩擦副正压力变化前后的瞬态响应。在所搭建的主控式干摩擦阻尼器‑单转子系统动力学特性试验台上测量

了不同摩擦副正压力情况下转子在过一、二阶临界转速区时的振动响应。理论仿真与试验结果验证了利用主控式干摩擦阻尼

器只能在一定的摩擦副正压力条件下才能对转子系统的振动进行控制，为转子系统振动控制策略的制定提供了理论基础。
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Vibration reduction characteristic of rotor system with active elastic 
support dry friction damper

GAO Xianghong， JIANG Minghong， ZHANG Peng， ZHU Changsheng
（College of Electrical Engineering， Zhejiang University， Hangzhou 310027， China）

Abstract: The vibration reduction characteristic of rotor system with active elastic support dry friction damper is studied in this pa‑
per. The dynamic model of rotor system is established and a 2D friction model of contact surface in dry friction damper us built. 
The transient and steady state dynamic responses of rotor system are obtained after dynamic equations being solved by utilizing 
Newmark-HHT numerical integration method. The steady state vibration signals of dry friction damper rotor system under differ‑
ent normal load are compared， meanwhile the transient dynamic responses of rotor system before and after turning on dry friction 
damper are studied. Experimental test rig for rotor system and dry friction damper are set up. The vibration signals of rotor while 
passing the first-second critical speed regions are measured and analyzed. Then the experimental vibration signals are compared 
with simulation vibration responses to verify the vibration reduction effect， and the vibration attenuation characteristic of dry friction 
damper on rotor system under different working conditions is studied. The results show that the active elastic support dry friction 
damper could only attenuate rotor’s vibration within a certain normal force. Finally， the results could provide theoretical guide for 
vibration control strategy on rotor system.

Keywords: rotor system； vibration reduction characteristic； dry friction damper； dynamic modelling； experimental verification

转子系统是高速旋转机械的核心部件。转子在

运行过程中由于剩余不平衡、外加激励和其他因素

会导致振动过大，容易造成设备服役性能退化和机

身安全问题。特别是在由滚动轴承支承的转子系统

中，由于滚动轴承给转子系统提供的阻尼较小，转子

系统在过临界转速时的振动较为突出，为了减小由

滚动轴承支承转子系统在通过各阶临界转速时引起

的振动，在转子支承上使用阻尼器是最常用的措施

之一［1］。

在转子的支承位置采用弹性阻尼支承来为转子

系统提供必要的阻尼已经被证明是一种最有效的控

制转子系统振动的方法，在航空发动机转子系统中

已经作为一个设计标准［2］。弹支干摩擦阻尼器是一

种典型的弹性阻尼支承结构，但由于摩擦副表面的

摩擦学特性比较复杂，国内外虽然对这种阻尼器的

特性进行了许多研究，但在接触界面摩擦力学和转

子系统动力学方面仍然存在许多问题有待深入

研究。
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被动式弹支干摩擦阻尼器的动力学参数不能随

着转子的工作环境和载荷在线调整，难以满足各种

复杂情况下的转子系统振动控制的要求。主控式弹

支干摩擦阻尼器克服了被动弹支干摩擦阻尼器动力

学参数固定不变的不足，能够满足转子系统在不同

工作状态及受到不同外激励作用时对系统动力学特

性的要求。因此主控式弹支干摩擦阻尼器将成为提

高转子系统稳定性的有效方法。

主控式弹支干摩擦阻尼器由动摩擦片、静摩擦

片和正压力施加装置组成，利用动、静摩擦片之间的

摩擦力为转子提供外阻尼，通过实时在线调节摩擦

副上的正压力实现振动主动控制［3］。范天宇等［4］研

究了干摩擦阻尼器的减振原理，用弹簧作为正压力

施加装置，实现了转子的振动被动控制［5］。王四季

等［6］针对简单对称转子设计了一种通过电磁执行器

来施加正压力的主动式弹支干摩擦阻尼器和控制

器。随后王四季等［7］测试了突加不平衡情况下干摩

擦阻尼器对转子系统的减振效果。宋明波等［8］使用

压电陶瓷作为正压力施加装置，设计了相应的试验

装置［9］，并在试验中验证了对转子系统的减振效

果［10‑11］。以上研究都是在较低转速工况下基于单盘

转子对干摩擦阻尼器的减振效果进行分析的，在减

振特性变化规律方面只进行了简单的定性描述，对

于高速运转的复杂多盘转子和电磁型主控式弹支干

摩擦阻尼器的减振特性研究较少。

使用主控式弹支干摩擦阻尼器对转子进行减振

时，阻尼器结构设计是整体减振试验装置设计的关

键环节。宋明波等［12］将折返式鼠笼型弹支与压电陶

瓷结合，使得弹支与作动机构共用一个支座，进一步

简化了阻尼器的结构。祝长生等［13］提出了一种电磁

型自平衡主控式弹支干摩擦阻尼器结构，当电磁铁

通入电流之后静摩擦片和支承机构可以在滚珠导轨

上滑动，动、静摩擦片接触之后为转子系统提供减振

所需的阻尼。王四季等［14］进一步提出了干摩擦阻尼

器一体化构型设计，通过转子阻尼器试验台验证了

减振效果。

为了进一步探究干摩擦阻尼器减振特性，需要

建立能够准确描述动、静摩擦片接触运动的阻尼器

摩擦力学模型。接触界面的力学模型起源于库仑摩

擦模型，该模型认为滑动摩擦力始终与速度方向相

反，而且与速度大小无关。SORGE 等［15］使用库仑

模型解析了干摩擦阻尼器‑转子系统的动力学特性，

分析了干摩擦阻尼器控制转子系统的滞后不稳定

性。随后 SORGE［16］提出在合适的正压力条件下，

动、静摩擦片处于黏滞状态时能够以最低的能量耗

散实现转子振动幅值的降低。LIU 等［17］用双线性迟

滞回线摩擦力模型分析了转子系统‑干摩擦阻尼器

系统的动力学特性。一维摩擦运动模型将二维平面

的复合运动割裂开来，没有考虑阻尼器不同方向运

动之间的耦合作用。李琳等［18］总结了航空发动机中

的典型干摩擦阻尼器的结构形式及其工作原理，讨

论了干摩擦模型以及接触运动模型的简化方法以及

不 同 简 化 模 型 的 优 缺 点 和 适 用 范 围 。 SANLI‑
TURK 等［19］利用微动滑移模型建立了二维平面的

摩擦数学模型。LIAO 等［11］使用二维平面的小球‑底
盘模型建立了干摩擦阻尼器的数学模型。由于弹支

干摩擦阻尼器中动摩擦片的运动是平面内的环形运

动，轨迹可以是平面任意的闭合或非闭合的曲线，无

法简单将动摩擦片的运动分解为两个方向上的直线

运动。同时由于摩擦力的非线性特性，一维摩擦运

动模型将二维平面的复合运动割裂开来，没有考虑

阻尼器不同方向运动之间的耦合作用，因此需要研

究弹支干摩擦阻尼器摩擦副的二维平面动力学

模型。

为了研究电磁型主控式弹支干摩擦阻尼器‑多
盘转子的减振特性，本文首先建立了转子系统的有

限元动力学模型和干摩擦阻尼器摩擦力的数学模

型。然后利用数值方法分析了不同预紧正压力作用

下干摩擦阻尼器‑转子系统的动力学特性以及利用

干摩擦阻尼器控制转子振动的基本规律。最后在所

搭建的干摩擦阻尼器‑转子系统试验平台上进行了

相关试验，对理论分析结果进行了验证。

1　主控式弹支干摩擦阻尼器‑单转子

系统的动力学模型

1. 1　转子各单元的运动方程

将转子分为离散的刚性盘、具有分布质量和弹

性的轴段以及离散的具有刚度和阻尼的轴承。在转

子弹性支承、圆盘和不同特性的轴段处设置节点，弹

性阻尼器支承简化为外力，将系统离散为 N− 1 个

单元、N 个节点，每个节点处包含 4 个自由度。

刚性盘单元采用集中质量法进行建模［3］，根据

拉格朗日方程可以得到：

M d q̈d - ΩG d q̇d = Q d （1）

Q d =
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m un eΩ 2 cos ( Ωt )
m un eΩ 2 sin ( Ωt )

0
0

（2）

式中，Md为质量矩阵；qd为盘处的广义位移；Ω 为转

子的转速；Gd为陀螺效应矩阵；m un e为盘的不平衡量

与偏心距的乘积。

轴段单元采用 Timoshenko 梁单元［3］进行建模，
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其运动方程为：

M e q̈e - ΩG e q̇e + K eqe = Q e （3）
式中，Me、Ge和 Ke分别为轴段的质量矩阵、陀螺效应

矩阵和刚度矩阵；qe表示轴段的广义位移；Qe表示轴

段单元上的外力。

滚动轴承套装在弹性支承内，因此弹支和轴承

对转子的支承作用可等效为线性刚度和阻尼，得到

轴承的运动方程为：

-C b q̇b - K bqb = Q be （4）
式中，Cb和Kb分别为轴承的阻尼和刚度矩阵；qb表示

轴承处的广义位移；Qbe表示轴承处外力。

1. 2　主控式弹支干摩擦阻尼器结构及动力学模型

1. 2. 1　主控式弹支干摩擦阻尼器结构

主控式弹支干摩擦阻尼器结构如图 1 所示，主

要由动摩擦片、静摩擦片和电磁作动装置组成。利

用弹支端面的动摩擦片和静摩擦片之间的干摩擦力

为转子提供外部的阻尼，通过调节电磁执行器线圈

中的电流来实时改变动静摩擦片之间的正压力。

动摩擦片平行安装于弹性支承上，在转子转动

过程中随弹支的振动而振动，但不旋转。静摩擦片

安装于三维力传感器上，在电磁力的作用下随着力

传感器轴向移动，与动摩擦片接触之后为转子提供

摩擦阻尼。

图 2 所示为弹性支承的实际结构。滚动轴承套

装于弹性支承内，弹性支承将转子在运转过程中的

应变能更多地集中在弹支处，有效降低转子本身的

振动。

1. 2. 2　电磁铁的力学模型

正压力施加装置为电磁铁，线圈通电后电磁铁

产生电磁力。电磁力即阻尼器中摩擦副上的正压

力。由于电磁铁磁钢的磁导率远远大于空气磁导

率，可以忽略阻尼器电磁铁中的磁压降和端部漏磁，

并假设所有磁场能量都集中在磁路的气隙之中。

磁路内环的截面积 S1 和磁路外环的截面积 S2

如图 3 所示。

内环气隙中的磁感应强度 B1 和外环气隙中的

磁感应强度 B2可分别表示为：

B 1 = μ0 N i IS2

δ ( S1 + S2 )
（5）

B 2 = μ0 N i IS1

δ ( S1 + S2 )
（6）

根据虚功原理可知，电磁力的大小 F 为磁场能

量 W 对气隙长度 δ 的偏导数，其表达式为：

F =
|

|
|
||
| ∂W

∂δ
|

|
|
||
|= μ0 N 2

i S1 S2 I 2

2δ 2 ( S1 + S2 )
（7）

式中，μ0为真空磁导率；I为线圈中流过的电流；N i 为

线圈匝数；δ 为气隙长度。

图 4 为根据式（7）得到的电流和气隙在一定范

围内变化时，电磁力随电流和气隙的变化情况。结

图 2 干摩擦阻尼器的弹性支承

Fig. 2 Elastic support of dry friction damper

图 1 主控式弹支干摩擦阻尼器结构

Fig. 1 Structure of active elastic support dry friction damper

图 3 磁路内环和外环截面积示意图

Fig. 3 Schematic diagram of inner ring and outer ring 
cross-section areas of electromagnetic circuit

图 4 电磁力与电流、气隙的关系

Fig. 4 Relationship between electromagnetic force and 
current and magnetic air gap
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果表明，气隙较大时，电磁力接近 0，气隙过小时，

3 A 左右的电流已经能够产生足够大的电磁力，因

此电磁型主控式弹支干摩擦阻尼器应该设计合理的

气隙长度，通入合适的电流，就可以在摩擦副上得到

所需的正压力。

线圈通电后电磁铁产生电磁力，压紧复位弹簧

使得动、静摩擦片接触；断开电流之后复位弹簧产生

反向推力，动、静摩擦片分离。因此通过调节电磁作

动装置中线圈中的电流就能够实时改变动、静摩擦

片之间的正压力，实时调整干摩擦阻尼器提供给转

子系统的阻尼，最终达到控制转子系统振动的目的。

1. 2. 3　主控式弹支干摩擦阻尼器的动力学模型

由于弹支干摩擦阻尼器中动、静摩擦片之间的

运动是平面内的环形运动，轨迹可以是平面任意的

闭合或非闭合的曲线，因此不能将动摩擦片的运动

简单地分解为两个方向上的直线运动，所以在建立

干摩擦阻尼器摩擦副上的接触动力学模型时，考虑

阻尼器动摩擦片不同方向运动之间的耦合作用，采

用了平面二维摩擦副接触动力学计算模型。

在干摩擦阻尼器位置建立能够描述动摩擦片运

动特性的相互垂直的 o‑xyz 坐标系，其中坐标的原

点在动摩擦片的几何位置，oz 轴为转子的轴线方

向，ox 和 oy 分别为与 oz 轴垂直平面上的两个相互

垂直的坐标系。那么干摩擦阻尼器动摩擦片上任意

一点的位置将由（x，y）坐标来描述。

轨迹追踪法使用一根弹簧表征接触面内的摩擦

力。使用上一时刻的位移和当前时刻的位移来判断

摩擦副处于黏滞或者滑动状态，进一步得到摩擦力

的大小及方向［20］。图 5 中第 k 时刻摩擦副上的接触

点和上一时刻库仑摩擦节点之间的距离 d（k）为：

d ( k )=

[ ]x t ( k )- xd ( k - 1 ) 2 + [ ]y t ( k )- yd ( k - 1 )
2

（8）
黏滞状态下当前时刻库仑摩擦节点的位置与上

一时刻的位置相同，即

ì
í
î

xd ( k )= xd ( k - 1 )
yd ( k )= yd ( k - 1 )

（9）

滑动状态下当前时刻的位置与上一时刻的位置

满足：

ì

í

î

ï
ïï
ï
ï
ï

ï
ï
ïï
ï
ï

xd ( k )= x t ( k )- μN
K t

⋅ x t ( k )- xd ( k - 1 )
 d ( k )

yd ( k )= y t ( k )- μN
K t

⋅ y t ( k )- yd ( k - 1 )
 d ( k )

（10）

第 k 时刻摩擦副上 x 和 y 方向的摩擦力表达式

分别为：

F fx =

ì

í

î

ï
ïï
ï
ï
ï

ï
ïï
ï
ï
ï

μN
x t ( k )- xd ( k )

d ( k )
，d ( k )≥ μN

K t

K t[ ]x t ( k )- xd ( k - 1 ) ，d ( k ) < μN
K t

（11）

F fy =

ì

í

î

ï
ïï
ï
ï
ï

ï
ïï
ï
ï
ï

μN
y t ( k )- yd ( k )

d ( k )
，d ( k )≥ μN

K t

K t[ ]y t ( k )- yd ( k - 1 ) ，d ( k ) < μN
K t

（12）

式中，xt（k）、yt（k）、xd（k）、yd（k）、xd（k−1）、yd（k−1）分

别为 k 和 k− 1 时刻接触节点和库仑摩擦节点的位

移；μ 为摩擦副摩擦系数；Kt 为摩擦副切向接触刚

度；N 为摩擦副正压力；Ffx和 Ffy分别为 x 和 y 方向的

摩擦力。

1. 3　弹支干摩擦阻尼器‑单转子系统的动力学模型

在上述建模过程中分别得到了各个部分的运动

方程，在此基础上按照一定的组装规则推导出整体质

量、刚度、阻尼和陀螺效应矩阵，对整个系统建模后得

到弹支干摩擦阻尼器‑单转子系统的动力学方程为：

Mq̈+(C- ΩG ) q̇+ Kq= Q （13）
式中，M、K、C和 G分别为整个转子系统的质量、刚

度、阻尼和陀螺效应矩阵；q、q̇和 q̈分别为转子节点处

的广义位移、速度和加速度；Q为广义外力向量，包括

转子的各类激励力以及干摩擦阻尼器的径向摩擦力。

由于动、静摩擦片间摩擦力的复杂性，弹支干摩

擦阻尼器‑转子系统的动力学模型通常采用无条件

稳定的隐式方法求解以获得系统的瞬态和稳态响

应。Newmark‑HHT 方法［21］具有二阶精度，容易实

现无条件稳定，所以这里对弹支干摩擦阻尼器‑转子

系统动力学方程的求解选用了 Newmark‑HHT 方

法。根据式（11）和（12）计算出 k 时刻的摩擦力后代

入式（13）广义外力向量 Q中，求得 k+1 时刻的位

移，依次类推，求解得到整个弹支干摩擦阻尼器‑转
子系统的振动响应。因此整个弹支干摩擦阻尼

器‑转子系统的动力学模型能够整合到统一的动力

学方程中进行求解。

图 5 二维平面摩擦模型

Fig. 5 Friction model in 2D plane
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2　仿真结果及分析

2. 1　转子系统模型及参数

理论分析是针对试验转子系统进行的。弹支干

摩擦阻尼器‑单转子系统为图 6 所示的带有五个刚

性圆盘的单转子双支承结构，转子系统的相关参数

如表 1 所示。

整个转子系统主要由压气机 1~3 级盘鼓组件、

涡轮盘、等效篦齿盘、前轴颈、后轴颈、涡轮轴、高压

前后支座、1 号和 2 号干摩擦阻尼器及弹性环等部件

组成，试验件通过联轴器与电机相连。驱动端为 1
号阻尼器，非驱动端为 2 号阻尼器。转子系统在垂

直方向上的一阶临界转速为 3250 r/min，二阶临界

转速为 5600 r/min。
如图 6（b）所示，转子为空心薄壁件结构，鼓筒

与盘之间通过螺栓连接，为保证有限元模型的准确

性，对转子进行了模态测试，得到单转子一、二阶的

振型如图 7 所示，其中一阶为平动振型，二阶为俯仰

振型。根据模态测试结果对转子模型进行了修正。

测得转子垂直方向一阶临界转速为 3148 r/min，二
阶临界转速为 5620 r/min，与仿真计算结果相比，误

差仅为 3.24% 和 0.36%。

2. 2　弹支干摩擦阻尼器‑单转子系统的动力学特性

转子系统在启停过程中会频繁通过临界转速，

为了避免临界转速区的过大振动，可以对干摩擦阻

尼器摩擦副施加一定的正压力。转子一、二阶振型

分别为平动和俯仰振型，使用单个或两个阻尼器会

对减振效果产生不同影响，为了探究最优摩擦副的

正压力及最佳减振效果，需要比较使用不同阻尼器

及不同正压力作用下转子系统通过临界转速时的不

平衡响应特性。

2. 2. 1　通过临界转速时转子系统的不平衡响应特性

（a） 单独使用 1 号阻尼器时，压气机三级盘处添

加 45 g·cm 不平衡量，计算得到摩擦副的正压力从 0 
逐渐增大时，转子上涡轮盘、篦齿盘、压气机一级和

三级盘垂直方向在一阶和二阶临界转速区前后的稳

态不平衡响应曲线如图 8 所示。

（b） 单独使用 2 号阻尼器时，压气机三级盘处添

加 45 g·cm 不平衡量，计算得到摩擦副的正压力从 0 
逐渐增大时，转子上涡轮盘、篦齿盘、压气机一级和

三级盘垂直方向在一阶和二阶临界转速区前后的稳

态不平衡响应曲线如图 9 所示。

（c） 同时使用 1 号和 2 号阻尼器时，压气机三级

盘处添加 45 g·cm 不平衡量，计算得到摩擦副的正压

力从 0 逐渐增大时，转子上涡轮盘、篦齿盘、一级和

三级压气机盘垂直方向在一阶和二阶临界转速区前

后的稳态不平衡响应曲线如图 10 所示。

表 1 弹支干摩擦阻尼器-单转子系统参数

Tab. 1 Parameters of elastic support dry friction 
damper-rotor system

参数

转子质量 mr/kg
转子长度 l/m

1 号弹支刚度 K1/(N·m-1)
2 号弹支刚度 K2/(N·m-1)

涡轮盘

篦齿盘

压气机三级盘

压气机二级盘

压气机一级盘

摩擦副

质量 m1/kg
极转动惯量 Ip1/(kg·m2)

直径转动惯量 Id1/(kg·m2)
质量 m2/kg

极转动惯量 Ip2/(kg·m2)
直径转动惯量 Id2/(kg·m2)

质量 m3/kg
极转动惯量 Ip3/(kg·m2)

直径转动惯量 Id3/(kg·m2)
质量 m4/kg

极转动惯量 Ip4/(kg·m2)
直径转动惯量 Id4/(kg·m2)

质量 m5/kg
极转动惯量 Ip5/(kg·m2)

直径转动惯量 Id5/(kg·m2)
切向接触刚度 Kt/(N·m-1)

摩擦系数 μ

数值

59
1

3.5×106

5.5×106

33
0.5659
0.2871

1.1
0.0042
0.0021

9
0.0583
0.0297

3.9
0.0244
0.0122

5.3
0.0283
0.0143
2×107

0.3

图 6 弹支干摩擦阻尼器-单转子系统

Fig. 6 Elastic support dry friction damper‑rotor system

图 7 转子模态测试结果

Fig. 7 Modal test results of rotor
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从不同摩擦副正压力条件下转子系统上不同位

置的不平衡响应曲线中可以发现，正压力从 0逐渐增

大时，由于摩擦力的作用，转子系统在各阶临界转速

区的振动明显下降，一阶临界转速处的共振峰逐渐向

高转速的方向偏移，二阶临界转速处的共振峰被

有效抑制。使用 1 号阻尼器时，一阶临界转速从

3250 r/min 逐渐增加至 3850 r/min；使用 2 号阻尼器

时一阶临界转速从3250 r/min逐渐增加至3600 r/min。

图 9 使用 2 号阻尼器时不同盘处不平衡响应仿真结果

Fig. 9 Simulated results of unbalance responses at different disks with dry friction damper 2#

图 8 使用 1 号阻尼器时不同盘处不平衡响应仿真结果

Fig. 8 Simulated results of unbalance responses at different disks with dry friction damper 1#
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使用单个阻尼器时，摩擦副正压力从 0 逐渐增

加的过程中，一阶临界转速区不平衡响应曲线大致

相交于一点，在该点对应转速以下的区间内，增大阻

尼器摩擦副的正压力可以减小转子系统的振动，但

在此转速以上的一定转速区间，增大摩擦副的正压

力反而会导致转子系统的振动增大。同时二阶临界

转速区不平衡响应曲线也相交于一点，在该点对应

转速以下的区间内，增大阻尼器摩擦副的正压力可

以减小转子系统的振动，但在此转速以上的一定转

速区间，增大摩擦副的正压力反而会导致转子系统

的振动增大。所以干摩擦阻尼器只能在一定的摩擦

副正压力条件下对转子系统进行减振。如果以该点

的振动作为转子在整个工作转速区的振动指标，可

以得到一、二阶临界转速区间分别存在着一个最佳

正压力，使转子在整个转速区的振动不超过该点的

振动。

使用 1 号阻尼器减振时，一阶临界处的阻尼器

摩擦副的最佳正压力为 100 N，二阶临界处的摩擦

副最佳正压力为 250 N。使用 2 号阻尼器减振时，一

阶临界处的最佳正压力为 150 N，二阶临界处最佳

正压力为 150 N。同时使用 1 号和 2 号阻尼器减振

时，一阶临界处的最佳正压力为 100 N，二阶临界处

最佳正压力为 100 N。相比正压力为 0 的不平衡响

应曲线，最佳正压力时一阶临界区转子振幅最大降

幅达到 96.2%，二阶临界区转子振幅最大降幅达到

85.63%。

2. 2. 2　固定转速时正压力变化过程中转子的动态

响应特性

转子系统通过临界转速后以一定工作转速运

行，固定转速下转子系统振动过大时可以使用干摩

擦阻尼器减振。为了对比固定转速下不同正压力作

用时干摩擦阻尼器的减振效果，分别在 3000 和

4000 r/min 的稳定转速下，摩擦副上的正压力从 0 加

载至 200 N，得到压气机一级盘处振动响应和摩擦

力的时间历程如图 11 所示。

结果表明，转速为 3000 r/min，正压力从 0 增加

至 200 N 时压气机一级盘处振动幅值明显降低，该

转速工况下阻尼器起到了良好的减振作用。但在转

速为 4000 r/min，正压力从 0 增加至 200 N 时压气机

一级盘处振动幅值明显增大。正压力为 200 N 的不

平衡响应曲线上 4000 r/min 对应的振动幅值大于 0
时 4000 r/min 对应的振动幅值，因此正压力从 0 增

加到 200 N 时压气机一级盘处振动幅值增大。结合

不同摩擦副正压力条件下转子的不平衡响应曲线可

以发现，干摩擦阻尼器只能在一定的摩擦副正压力

条件下对转子系统进行减振。

图 10 同时使用 1 号和 2 号阻尼器时不同盘处不平衡响应仿真结果

Fig. 10 Simulated results of unbalance responses at different disks with dry friction dampers 1# and 2#

1694



第  8 期 高象宏，等： 主控式弹支干摩擦阻尼器-单转子系统减振特性

3　试验验证

试验是在图 12 所示的主控式弹支干摩擦阻尼

器‑单转子系统试验台上进行的。试验台主要由多

盘转子、驱动电机、干摩擦阻尼器、dSPACE 测控系

统、上位机、开关功放及电涡流位移传感器等组成。

靠近电机驱动端为 1 号干摩擦阻尼器，非驱动端为

2 号干摩擦阻尼器，每个阻尼器内部装有两个电磁

铁，在试验过程中通入不同电流以实现所需摩擦副

正压力。

试验过程中动、静摩擦片间的正压力以及摩擦

力用三向力传感器测量，电流通过功率放大器产生，

数据采集和处理通过 dSPACE 测控系统实现。动、

静摩擦片的材料均为铁铜基粉末冶金材料。

在不同摩擦副正压力条件下，测量了转子在匀

加速运动过程中的不平衡响应曲线。图 13 分别为

单独使用 1 号、2 号及同时使用 1 号和 2 号干摩擦阻

尼器时涡轮盘处垂直方向上的实测不平衡响应曲

线。实测不同摩擦副正压力条件下涡轮盘处垂直方

向不平衡响应曲线与仿真结果也基本一致。

使用单个阻尼器时，摩擦副正压力从 0 逐渐增

大时，不平衡响应曲线中的一阶临界转速处共振峰

逐渐向高转速的方向偏移。使用 1 号阻尼器时，一

阶临界转速从 3148 r/min 逐渐增加至 3710 r/min；
使用 2 号阻尼器时，一阶临界转速从 3148 r/min 逐

渐增加至 3620 r/min。

图 13 使用不同阻尼器时涡轮盘处实测不平衡响应曲线

Fig. 13 Experimental unbalance response curves at turbine 
disk with different dry friction dampers

图 11 正压力变化时压气机一级盘处振动响应和摩擦力

变化曲线

Fig. 11 Vibration response at first stage compressor disk and 
variation curves of friction forces when normal force 
changes

图 12 主控式弹支干摩擦阻尼器-单转子系统试验台

Fig. 12 Test rig of active elastic support dry friction 
damper-rotor system
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使用单个阻尼器时，一阶临界转速区不平衡响

应曲线相交于一点，在该点对应转速以下的区间内，

增大阻尼器摩擦副的正压力可以减小转子系统的振

动，但在此转速以上的一定转速区间，增大摩擦副的

正压力反而会导致转子系统的振动增大。同时二阶

临界转速区不平衡响应曲线也相交于一点，在该点

对应转速以下的区间内，增大阻尼器摩擦副的正压

力可以减小转子系统的振动，但在此转速以上的一

定转速区间，增大摩擦副的正压力反而会导致转子

系统的振动增大。

图 13 中使用 1 号阻尼器时一阶临界转速区间涡

轮盘处最佳正压力为 150 N，使用 2 号阻尼器时一阶

临界转速区间涡轮盘处最佳正压力为 200 N，同时

使用 1 号和 2 号阻尼器时涡轮盘处最佳正压力为

100 N。图 14 中压气机一级盘处的最佳正压力和涡

轮盘处的最佳正压力相同。相比正压力为 0 时的不

平衡响应曲线，最佳正压力时最大减振幅值达到

95.82%。试验过程中不同摩擦副正压力作用时减

振效果与仿真结果基本一致。

图 15 分别为 3000 和 4000 r/min 转速下转子运

行稳定之后，正压力从 0 变为 200 N 时压气机一级

盘处的实测振动响应和摩擦力时间历程曲线。

在转速为 3000 r/min，正压力从 0 增加到 200 时
压气机一级盘处振动幅值明显降低，该转速工况

下阻尼器起到了良好的减振作用。但在转速为

4000 r/min，正压力从 0 增加到 200 时压气机一级盘

处振动幅值明显增大。正压力为 200 N 的不平衡响

应曲线上 4000 r/min 对应的振动幅值大于正压力为

0 时 4000 r/min 对应的振动幅值，因此正压力从 0 增

加到 200 N 时压气机一级盘处振动幅值增大。结合

不同摩擦副正压力条件下转子的不平衡响应曲线可

以发现，干摩擦阻尼器只能在一定的摩擦副正压力

条件下对转子系统进行减振。

图 15 正压力变化时压气机一级盘处实测振动响应和摩擦

力变化曲线

Fig. 15 Experimental vibration response at first stage 
compressor disk and variation curves of friction
forces when normal force changes

图 14 使用不同阻尼器时压气机一级盘处实测不平衡响应曲线

Fig. 14 Experimental unbalance response curves at first stage 
compressor disk with different dry friction dampers
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4　结  论

本文建立了弹支干摩擦阻尼器‑单转子系统动

力学模型，采用数值积分方法求解得到振动响应信

号，搭建了弹支干摩擦阻尼器‑单转子系统试验台，

对比了理论仿真与试验不平衡响应曲线，最后讨论

了不同摩擦副正压力条件下干摩擦阻尼器的减振特

性，结论如下：

（1）主控式电磁型弹支干摩擦阻尼器能够通过

实时改变线圈中的电流大小来调节摩擦副的正压

力，实现对转子振动的主动控制。

（2）转子一、二阶临界转速区均存在最优摩擦副

正压力，使得转子系统的振动最小。使用单个阻尼

器时，一阶临界转速区间 1 号阻尼器减振所需最佳

正压力较小，二阶临界转速区间 2 号阻尼器减振所

需最佳正压力较小。同时使用两个阻尼器时一阶和

二阶共振峰均被抑制。

（3）使用单个阻尼器时，摩擦副正压力从 0 逐渐

增加的过程中，一阶和二阶临界转速区不平衡响应

曲线分别相交于一点，在交点对应转速以下的区间

内，增大阻尼器摩擦副的正压力可以减小转子系统

的振动，但在此转速以上的一定转速区间，增大摩擦

副的正压力反而会导致转子系统的振动增大。干摩

擦阻尼器只能在一定的摩擦副正压力条件下才能对

转子系统进行减振。

（4） 固定转速下干摩擦阻尼器在一定正压力条

件下会导致转子系统振动增大，因此阻尼器需要根

据转子工作转速选择合适的正压力减振。研究结果

对转子系统振动主动控制策略的制定具有一定的参

考作用。
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