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芯轴式摩擦支撑滞回能量耗散模型及热效应影响
参数研究
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摘要: 针对所提出的芯轴式摩擦支撑的构造特点，建立了滑动摩擦动热转换的滞回能量耗散模型，研究了摩擦生热

对芯轴式摩擦支撑性能的影响，分析了初始摩擦力、摩擦片厚度、摩擦芯轴比热容和摩擦系数等因素对芯轴式摩擦

支撑的力学性能和温度场的影响规律，给出了摩擦支撑在摩擦生热影响下的摩擦力增长值理论计算公式，并通过数

值分析结果进行了验证。分析结果表明芯轴式摩擦支撑在摩擦过程中温度不断上升，高温区主要集中在摩擦芯轴

和摩擦片的摩擦接触面上，并且随着摩擦片厚度、初始摩擦力和摩擦系数的增加，摩擦热效应越明显，随着材料比热

容的增加，摩擦热效应下降。
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引 言

摩擦阻尼器是一种性能优越的消能减震装置，

以其在构造和耗能性能等方面的优点，在实际工程

中得到大量的应用［1⁃3］。摩擦型阻尼器的发展始于

20世纪 70年代末，在 1972年 J T P Yao提出结构振

动控制概念后，国内外学者才开始了系统地研制和

开发摩擦阻尼器［4⁃7］。

Pall等［8］将摩擦制动衬块嵌入框架交叉支撑的

交叉处，利用支撑交叉处的滑动摩擦力做功耗散输

入结构的能量。日本 Sumitomo金属有限公司［9］研

制开发了 Sumitomo摩擦阻尼器，阻尼器通过摩擦楔

块的滑动摩擦产生摩擦力来耗散能量，滞回性能稳

定，滞回曲线呈理想矩形。彭凌云等［10］提出一种拟

线性摩擦阻尼器，研究结果表明拟线性摩擦阻尼器

在启动前摩擦面处于无应力的初始状态，不会出现

粘结现象，也不存在大的初始静摩擦力，具有线性滞

回阻尼特征。邹爽等［11］提出了一种控制隔震层位移

的连接摩擦阻尼器，并对其参数进行优化设计，求得

连接摩擦阻尼器参数最优解。王贡献等［12］提出了一

种新型弧面摩擦阻尼器，通过循环加载试验和一个

剪切型结构地震响应算例，验证了阻尼器可以达到

半主动变刚度的减震效果。Dai等［13］对装有一种新

型永磁摩擦阻尼器的五层钢框架结构进行了振动台

试验和数值模拟研究，研究结果表明该装置具有良

好的耗能能力，能够有效地降低结构的地震反应。

Samani等［14］对一种可调摩擦阻尼器进行试验和数

值模拟研究，研究结果表明该阻尼器具有显著的能

量吸收能力，可用于提高结构在不同强度地震荷载

作用下的性能。

大量的国内外文献对摩擦阻尼器的研究主要集

中在结构参数的优化上，仅有少部分学者研究了温

度对摩擦阻尼器性能的影响。刘海洋［15］从理论上研

究了温度对阻尼器耗能性能的影响，通过分析发现，

阻尼器的耗能生热功率与工作的频率和振幅有关，

耗能散热性能与阻尼器结构的材料和几何参数有

关。Ramakrishna等［16］对浮式质量阻尼系统的材料

摩擦系数进行试验研究，研究结果表明在整个试验

条件范围内，摩擦系数随温度、压力和表面速度的增

加而减小。Zimbru等［17］采用实验分析和有限元模

拟的方法对摩擦系数进行了研究，研究结果表明当

滑移速度很快时，试样内部会产生较高的温度，导致

摩擦系数降低。Wang等［18］对用于连梁的摩擦阻尼

器进行了试验研究，试验结果表明摩擦阻尼器具有

明显的温度依赖性。当在较快的加载速度下，阻尼

器内的热量积聚，使得接触面的物理特性发生变化，

从而导致摩擦系数下降。孙江波等［19］对摩擦消能器

的温度依存性问题进行了试验研究，考察了加载频

率和面压对于升温速度的影响，提出了温度⁃恢复力
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的计算公式，并拟合分析得到公式中的关键参数。

目前对摩擦阻尼器摩擦生热影响因素进行系统

研究的文献数量很少，本文针对一种芯轴式摩擦支

撑进行摩擦生热仿真模拟，对初始摩擦力、摩擦片厚

度、摩擦芯轴比热容和摩擦系数等影响因素进行模

拟分析，为此摩擦支撑的设计、材料的选择提供了参

考依据。

1 芯轴式摩擦支撑的构造设计

芯轴式摩擦支撑主要部件包括：摩擦芯轴、摩

擦片、套筒和挡板，如图 1所示。摩擦芯轴与摩擦

片构成一组摩擦副，挡板焊接在套筒内部，套筒和

挡板约束固定摩擦片。由图 1可知，摩擦片为圆弧

形，共两片，包裹在摩擦芯轴外围，摩擦片外围可设

计环箍等给摩擦接触面施加压力。目前大部分摩

擦支撑采用套筒与摩擦轴直接摩擦耗能，导致套筒

温度急剧升高，摩擦支撑避免了摩擦芯轴与套筒的

直 接 摩 擦 ，可 减 小 摩 擦 生 热 对 支 撑 产 生 的 不 利

影响。

2 芯轴式摩擦支撑的摩擦滞回能量耗

散模型

设置了芯轴式摩擦支撑的减震结构在地震或风

振作用下，通过芯轴式摩擦支撑吸收地震和风振能

量来减小上部结构的动力响应，阻尼器吸收的能量

通过摩擦生热使得其滞回能量转变为热能，如图 2
所示。为了研究芯轴式摩擦支撑在摩擦过程中产生

的热效应，必须建立芯轴式摩擦支撑摩擦生热模型，

摩擦生热问题是一种典型的热⁃结构耦合问题［20］。

2. 1 芯轴式摩擦支撑的摩擦滞回能量

芯轴式摩擦支撑的恢复力模型可以利用恢复力

和位移的滞回关系来建立，通过纯摩擦时的滞回特

性可以看出其滞回曲线接近理想矩形，如图 2所示。

摩擦阻尼器一个周期消耗的能量可以表示为：

E di=∫F si |y|dt （1）

式中 E di表示第 i个荷载循环的能量耗散，F si表示

第 i个循环的滑移载荷，y为位移。上述积分等于荷

载 ⁃位移环所围成区域的净面积。假设滑移荷载在

一个周期内为常数，则上式可简化为：

E di=∫F si |y|dt= F si∫|y|dt= 4F si× Δmax （2）

2. 2 摩擦热传导模型的建立

根据能量平衡原理，忽略能量的耗散，摩擦支撑

滞回产生的能量，转化为热能Φ，即：

∑
i= 1

n

E di=∑
i= 1

n

4F si× Δmax = Φ （3）

为研究摩擦支撑使用过程中的温度场，首先建

立摩擦热传导微分方程，在空间直角坐标系取一微

小六面体，如图 3所示，Φx，Φy和Φz为传入六面体的

热量；Φx+ dx，Φy+ dy和Φz+ dz为传出六面体的热量。

Φ=∭(Φx+ Φy+ Φz- Φx+ dx- Φy+ dy-

Φz+ dz ) dxdydz （4）

图 1 芯轴式摩擦支撑构造示意图

Fig. 1 Schematic diagram of the mandrel friction brace struc⁃
ture

图 2 摩擦支撑恢复力模型

Fig. 2 Friction brace restorative force model

图 3 微小六面体热量传导分析

Fig. 3 Heat conduction analysis of micro-hexahedron
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六 面 体 温 度 升 高
∂T
∂t dt 时 ，所 需 热 量 为

cρdxdydz ∂T∂t dt，c为比热容，ρ为密度。由于微元体

内无热源，所以Φ 0 = 0，根据热量平衡原理得出：

cρdxdydz ∂T∂t dt= Φx+ Φy+ Φz- Φx+ dx-

Φy+ dy- Φz+ dz （5）
导入微元体的净热量可写成：

Φx+ Φy+ Φz- Φx+ dx- Φy+ dy- Φz+ dz=

λ ( ∂
2T
∂x2

+ ∂2T
∂y 2

+ ∂2T
∂z2

) dxdydzdt （6）

整理得到摩擦热传导微分方程为：

∂T
∂t -

λ
cρ
( ∂

2T
∂x2

+ ∂2T
∂y 2

+ ∂2T
∂z2

)= 0 （7）

式中 λ为导热系数，摩擦热传导微分方程中 T为

所求温度场。

由式（3），（4）和（7）可得支撑构件摩擦耗能与温

度场的表达式为：

∑
i= 1

n

4F si× Δmax =

∫∫∫∫ λ ( ∂2T∂x2 +
∂2T
∂y 2

+ ∂2T
∂z2

) dxdydzdt （8）

通过式（8），可以求得支撑摩擦耗能过程中的

温度。

2. 3 摩擦生热影响下摩擦力增长值理论计算

对热膨胀导致的摩擦力增长值进行理论分析，

与后面的有限元模拟结果进行对比。为了方便计

算，对芯轴式摩擦支撑计算模型进行如图 4简化，并

假设支撑各部件受热均匀，将新型芯轴式摩擦支撑

假定为轴对称问题。

没有套筒约束时摩擦芯轴半径膨胀量：

Δr= α1 × r×Δt1
摩擦片厚度膨胀量：

Δh= α2 × h×Δt2
式中 α1，α2分别为钢材和黄铜的线性膨胀系数，r
为摩擦芯轴半径，h为摩擦片厚度；Δt1，Δt2分别为摩

擦芯轴和摩擦片的温度。

套筒受热后内径膨胀量为：

ΔR= R× α1 × Δt3
式中 R为套筒内半径，R= r+ h；Δt3为套筒温度。

套筒与摩擦片接触面因热膨胀增加的均布压力为：

Δq= K vt
ΔV gel

V gel
=

K vt
πl [ ( r+ h+Δr+Δh )2 -( R+ΔR+ U p )2 ]

πl ( r+ h+Δr+Δh )2

（9）

式中 K vt 为体积弹性模量，K vt =
E

3( 1- 2υ )
；ΔV gel

为摩擦芯轴与摩擦片的自由热膨胀和实际热膨胀体

积之差；V gel为摩擦芯轴与摩擦片自由热膨胀能达

到的体积；U p为套筒在膨胀压力下的径向位移。

套筒在轴对称应力状态下的径向位移U p为：

U p =
1
E
é

ë
ê
êê
ê-(1+ v ) A

ρ
+ 2C ( 1- v ) ρù

û
úúúú （10）

式中 v为泊松比，E为弹性模量，ρ为套筒实体中

任一点的径向坐标。系数A和 C按下式确定：

A= R2R 2
1 ( q1 - q )
q21 - q2

（11）

2C= qR2 - q1R 2
1

q21 - q2
（12）

式中 R，R1 分别为套筒的内外半径；q，q1为套筒内

外筒壁上的均布压力值。

根据套筒尺寸和上述分析，套筒的内半径为 R，

外半径为 R1，套筒外壁均布压力 q1=0 ，内壁均布压

力 q=Δq ，联立 Δq 计算式与Up 计算式，即：

ì

í

î

ï
ïï
ï
ï
ï

ï
ïï
ï
ï
ï

Δq=K vt
πl [ ( r+ h+Δr+Δh )2-( R+ΔR+U p )2 ]

πl ( r+ h+Δr+Δh )2

U p=
1
E
é

ë
ê
êê
ê ù

û
úúúú-(1+ v ) A

ρ
+2c ( 1- v ) ρ

（13）
可求解出温度影响下接触面均布压力增长值：

Δq=
-[ 2( R+ΔR )T+ X 2

K vt
]+ [ 2( R+ΔR )T+ X 2

K vt
]2 - 4T 2 [ ( R+ΔR )2 - X 2 ]

2T 2 （14）

式 中 T= R2

Eρ ( R 1
2-R2 )

[ ( 1+v )R 1
2+ρ2 ( 1-v ) ]， X= r+ h+Δr+Δh。如按平面应变考虑，则上述

公式中 E换成
E

1- v2
，v换成

v
1- v

。得到接触面均

图 4 芯轴式摩擦支撑计算截面简化

Fig. 4 Simplification of calculation section for mandrel fric⁃
tion brace
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布压力增长值后，根据 Coulomb摩擦力公式 F= μN

即可得到摩擦力增长值。

3 芯轴式摩擦支撑滞回能量耗散数值

模型

3. 1 模型概况

为了研究芯轴式摩擦支撑在不同影响因素下的

耗能效果，本文设计了 17个模型，MC1~MC5以及

MC10~MC17模型尺寸信息相同，MC6~MC9在前

面模型尺寸的基础上，改变了摩擦片的厚度。芯轴

式摩擦支撑模型具体尺寸如表 1所示。

3. 2 有限元模型的建立

在设置有限元模型位移边界条件时，将套筒底

面设置为固定，实现套筒端部刚接；同时，将芯轴端

面设置为只沿着 z轴方向移动。

对于分析步设置，初始分析步后设置两个分析

步。第一步为初始压力分析步，用于摩擦接触面初

始压力的施加；第二步为循环拉压分析步，模拟芯轴

式摩擦支撑的使用过程，都采用温度 ⁃位移耦合类

型。摩擦支撑摩擦力模拟采用 Coulomb摩擦模型，

Coulomb摩擦力公式：F= μN，式中 μ为摩擦系数，

N为摩擦接触面压力。挡板与套筒之间采用绑定连

接，其他各部件之间设置为接触，接触属性包括切向

行为、法向行为、热传导以及生热。根据网格尺寸大

小，网格尺寸大的为主表面。有限元网格划分时都

采用 C3D8T单元类型，这种单元类型可以用于力 ⁃
热学耦合问题的仿真计算［21］，为满足一定精度，对摩

擦接触面部件进行加密，挡板的网格尺寸为 3，摩擦

片的网格尺寸为 4，套筒和摩擦芯轴的网格尺寸为

6，芯轴式摩擦支撑网格划分如图 5所示。

3. 3 材料的本构模型与属性

芯轴式摩擦支撑有限元模型部件中摩擦芯轴、

套筒和挡板均采用相同型号的钢材，摩擦片采用黄

铜。本构模型反映材料应力与应变等变量的关系，

黄铜应力⁃应变关系采用利用霍普金森压杆（SHPB）
实验研究得到的数值［22］，通过实验拟合得到的黄铜

（H62）的 Johnson⁃Cook（J⁃C）本构模型表达式为［22］：

σ=(345+446ε0.85 ) [ 1+0.017ln ε
∗

ε
∗

0

] [ 1-(T ∗ )2.3 ]

（15）

式中 σ为等效应力；ε为等效应变；ε
∗

0为参考应变

率；ε
∗
为等效应变率；T * = (T- T 0 ) / (Tm- T 0 )，T 0

为参考温度，Tm为黄铜熔点。

钢材的应力 ⁃应变关系采用理想双线型随动强

化材料模型，钢材屈服后的切线模量 E2取钢材屈服

前的弹性模量 E1的 2%。模拟分析中钢材与黄铜的

材料参数如表 2所示。

在摩擦支撑使用过程中，摩擦支撑各部件温度

会不断升高，材料的弹性模量、线性膨胀系数、比热

容、热传导系数包括环境温度等都会不断变化［23］。

表 1 芯轴式摩擦支撑模型尺寸

Tab. 1 Dimensions of mandrel friction brace model

模型编号

MC1~MC5
MC10~MC17
MC6
MC7
MC8
MC9

摩擦芯轴

直径/mm

46

46
46
46
46

长度/mm

500

500
500
500
500

厚度/mm

10

10
10
10
10

套筒

外直径/mm

82

76
78
86
90

长度/mm

500

500
500
500
500

摩擦片

厚度/mm

8

5
6
10
12

长度/mm

300

300
300
300
300

图 5 芯轴式摩擦支撑摩擦生热分析网格划分示意图

Fig. 5 Graphic diagram of gridding for friction heat analysis
of mandrel friction brace
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由于 Q345钢材弹性模量在 25~200 ℃温度范围内

无明显变化［24］，为了方便研究摩擦生热对芯轴式摩

擦支撑性能的影响，模型中假设芯轴式摩擦支撑各

部件材料的弹性模量、线性膨胀系数、比热容和热传

导系数等不随温度发生变化，不考虑摩擦材料磨损

和热辐射对模拟的影响，同时假设摩擦功全部转化

为摩擦热量并且摩擦接触面摩擦热流平均分配给摩

擦芯轴和摩擦片。

3. 4 加载制度

芯轴式摩擦支撑热影响有限元模拟分析的加载

方式为位移加载，按照位移幅值从小到大逐级加载，

采用 10，15，20，25，30，35 mm幅值循环加载，每个

幅值循环两圈，加载位移曲线如图 6所示。

3. 5 模型验证

为了验证建模方法的正确性，本文进行试验与

有限元模拟对比验证，采用文献［25］中的圆柱摩擦

阻尼器试验数据，应用本文的建模方法在ABAQUS
软件中建立模型。摩擦阻尼器的轴采用 CK45钢
材，气缸采用 CK15钢材，两者之间的动摩擦系数为

0.224。为了便于建模和节约计算时间，建立简化模

型，只考虑摩擦阻尼器的主要部件，省略两端的连接

板，利用边界约束条件来代替，并将模拟分析得出的

结果同试验结果进行对比。

通过图 7的对比可以看出，模拟结果与试验结

果吻合得很好：滞回曲线整体吻合得较好，模拟所得

每圈耗能能量与试验结果接近，模拟所得的耗能能

量值与试验值多处交叉重合，模拟所得每个循环平

均耗能能量值与试验值的误差仅为 2.35%。说明本

文所用的建模方法是可行的，可以应用于芯轴式摩

擦支撑的有限元模拟分析。

表 2 材料参数

Tab. 2 Material parameters

参数

弹性模量 /GPa
泊松比

比热容/[J ⋅ ( kg ⋅ K )-1]

密度/( kg ⋅ m-3 )

热导率/[(W ⋅( m ⋅ K )-1]
热膨胀系数/K-1

表面传热系数/[W ⋅( m2 ⋅ K )-1]
材料初始温度/℃

环境温度/℃

钢材

206
0.3
500

7850
48

1.2×10-5

20
20
20

黄铜

90
0.32
380

8500
108

1.87×10-5

20
20
20

图 6 加载历程

Fig. 6 Loading process

图 7 试验与有限元结果对比

Fig. 7 Comparison of experimental and numerical results
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4 芯轴式摩擦支撑滞回能量耗散参数

影响分析及理论对比验证

根据芯轴式摩擦支撑的数值模拟结果，对初始

摩擦力、摩擦片厚度、摩擦芯轴比热容和摩擦系数等

影响因素进行参数分析。

4. 1 初始摩擦力对芯轴式摩擦支撑的摩擦热效应

影响

初始摩擦力不一样，摩擦产生的热量不同。保

持摩擦支撑其他设计参数不变，只改变初始摩擦力

F 0，分析不同初始摩擦力对芯轴式摩擦支撑的摩擦

热 效 应 ，分 析 中 设 计 了 50 kN（MC1），100 kN
（MC2），150 kN（MC3），200 kN（MC4）和 250 kN
（MC5）五种不同初始摩擦力模型。

芯轴式摩擦支撑在不同初始摩擦力影响下，拉

压循环过程中的摩擦力变化值和摩擦 12圈后摩擦

接触面最高温度值如表 3所示，摩擦力与温度的变

化对比如图 8所示。主要对比参数有芯轴式摩擦支

撑摩擦 6圈后受拉摩擦力 F l1和受压摩擦力 F y1、摩擦

12圈后受拉摩擦力 F l2和受压摩擦力 F y2、最高温度

T h和摩擦力增长值 ΔF。

结合表 3和图 8可知：五个不同初始摩擦力的芯

轴式摩擦支撑模型在摩擦过程中温度都不断升高，

摩擦力不断上升，并且随着初始摩擦力的增加，温度

上升速率加快，摩擦力增长的速率也加快。芯轴式

摩擦支撑的初始摩擦力每增加 50 kN，拉压循环摩

擦 12圈后摩擦接触面温度的上升值要增加 10~
12 ℃；摩擦支撑的受拉摩擦力比初始摩擦力要增加

45%~58%，受压摩擦力比初始摩擦力增加 59%~
68%。由于摩擦芯轴、摩擦片和套筒受热发生膨胀，

摩擦芯轴与摩擦片的厚度方向的膨胀使摩擦接触面

的压力增加，因此导致摩擦力不断上升，温度不断

升高。

图 9给出了MC1和MC5两组模型的温度场分

布图。由图可知：高温区主要集中在摩擦芯轴与摩

擦片的摩擦接触面上；由于热传导作用，套筒温度也

大幅上升，但低于摩擦片和摩擦芯轴的温度。初始

图 8 不同初始摩擦力下芯轴式摩擦支撑摩擦力与温度的

变化比较

Fig. 8 Comparison of friction and temperature changes of
mandrel friction brace under different initial frictional
forces

表 3 初始摩擦力影响下摩擦力变化及最高温度值

Tab. 3 Friction change and maximum temperature value
under the influence of initial friction

模型编号

MC1
MC2
MC3
MC4
MC5

F 0/kN
50
100
150
200
250

F l1/kN
63
129
187
249
320

F y1/kN
67
135
200
266
337

F l2/kN
75
145
237
295
374

F y2/kN
84
160
241
318
398

T h/℃
31
41
51
62
74

图 9 不同初始摩擦力下芯轴式摩擦支撑各部件的温度场

分布

Fig. 9 Temperature field distribution of mandrel friction brace
components under different initial frictional forces
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摩擦力为 50 kN的芯轴式摩擦支撑，温度最高只有

31 ℃，套筒温度也只有 29 ℃；初始摩擦力为 250 kN
的芯轴式摩擦支撑，温度最高到达 74 ℃，套筒温度

到达 65 ℃。由此可知摩擦支撑设计承载力越大，摩

擦产生的热量越多，部件温度越高。温度的升高导

致摩擦接触面越容易被氧化和发生粘合现象，致使

摩擦接触面磨损增加，建议在设计大承载力摩擦支

撑时应考虑摩擦热效应影响。

4. 2 摩擦片厚度对芯轴式摩擦支撑的摩擦热效应

影响

保持摩擦芯轴尺寸、套筒厚度和其余设计参数

不变，改变摩擦片厚度，分析不同厚度摩擦片对新型

摩擦支撑的摩擦热效应影响。由于摩擦片上要加载

压力，摩擦片过薄容易变形破坏，分析中设计了 5
mm（MC6），6 mm（MC7），8 mm（MC2），10 mm
（MC8）和 12 mm（MC9）五种不同厚度摩擦片模型。

不同厚度摩擦片影响下摩擦力变化及最高温度值如

表 4所示，对摩擦力和温度的变化进行对比分析如

图 10所示。

从表 4和图 10可知：随着摩擦片厚度的增加，

温度上升速率变化较小，但摩擦力上升速率增大。

5 mm厚的摩擦片支撑拉压循环摩擦 12圈后受拉摩

擦力增长 21%，受压摩擦力增长 31%；12 mm厚的

摩擦片的支撑拉压循环 12圈后受拉摩擦力增长

77%，受压摩擦力增长 114%；摩擦片厚度的增加对

摩擦产生的热量影响不大，各组厚度摩擦片的支撑

摩擦接触面的最高温度相差只有 0~3 ℃。由于摩

擦片厚度的增加，相同温度下摩擦片膨胀量增加，导

致摩擦接触面压力增加，摩擦力上升加快。

由图 10（a）中滞回曲线可知，芯轴式摩擦支撑

摩擦片厚 10 mm时，受摩擦热影响摩擦力急剧增

大，初始摩擦力为 100 kN，拉压循环摩擦 12圈后受

压摩擦力增长到 187 kN，这容易导致支撑使用过程

中发生破坏，同时摩擦片过厚容易影响芯轴式摩擦

支撑的散热。根据刘金龙等［26］的试验研究，压力为

50 N的铜销与钢盘摩擦磨损拟合结果为：

y= A 1 e
x
c1 + y0 = 167.59e

-x
0.68 + 2.09 （16）

式中 y为磨损率，10-6mg/( m2 ⋅ s )；x为销的直径，

mm；c1为接触系数，y0为最小磨损率。把摩擦芯轴

直径代入，得到磨损率为：2.09× 10-6 mg/( m2 ⋅ s )，根
据文中试验数据，相同直径铜销，不同压力下磨损率

几乎成线性增长，芯轴式摩擦支撑接触面压力最少达

到 100 kN，预估新型芯轴式摩擦支撑摩擦片磨损率到

达 4.18× 10-3 mg/( m2 ⋅ s )，所以摩擦片过薄容易被

磨穿破坏，摩擦支撑摩擦片厚度建议取 5~8 mm。

4. 3 摩擦芯轴比热容对芯轴式摩擦支撑的摩擦热

效应影响

设 计 五 组 不 同 摩 擦 芯 轴 比 热 容 系 数 模 型

MC10，MC5，MC11，MC12，MC13，比热容系数分

别为 450，500，550，600和 650 J/( kg ⋅ K )，其余设计

参数相同，研究比热容对芯轴式摩擦支撑热效应

影响。

表 5给出了不同比热容影响下摩擦力变化数值

及摩擦接触面的最高温度值，图 11给出了不同比热

容下芯轴式摩擦支撑摩擦力与温度的变化对比

分析。

表 4 摩擦片厚度影响下摩擦力变化及最高温度值

Tab. 4 Friction change and maximum temperature value
under the influence of friction plate thickness

模型

编号

MC6
MC7
MC2
MC8
MC9

F 0/kN

100
100
100
100
100

F l1/kN

115
122
129
133
138

F y1/kN

118
127
135
145
152

F l2/kN

121
134
150
165
177

F y2/kN

131
145
162
187
214

T h/℃

40
41
41
42
43

图 10 不同厚度摩擦片下芯轴式摩擦支撑摩擦力与温度的

变化比较

Fig. 10 Comparison of friction and temperature changes of
mandrel friction brace under different thickness fric⁃
tion plates
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由表 5和图 11可知：随着摩擦芯轴比热容增加，

循环过程中摩擦支撑温度上升放缓，摩擦力增长速

率下降。摩擦芯轴比热容每增加 50 J/( kg ⋅ K )，摩
擦支撑摩擦 12圈后摩擦接触面的最高温度值下降

3~4 ℃，摩擦力增长值下降 8~16 kN。

图 12给出了MC10和MC13两种不同比热容的

摩擦芯轴温度场分布图，可以看出：提高材料比热容

有助降低摩擦接触面温度的升高。摩擦支撑比热容

系数为 450 J/( kg ⋅ K )的模型，摩擦芯轴摩擦面最高

温度为 78 ℃，而摩擦支撑比热容系数为 650 J/( kg ⋅
K )的模型，摩擦芯轴摩擦面最高温度为 66 ℃。因此

摩擦支撑设计时可以选用比热容较高的材料，可以

很好地减少摩擦接触面温度升高，温度的下降有助

于减少摩擦接触面氧化磨损和黏着磨损，提高摩擦

支撑使用寿命。

4. 4 摩擦系数对芯轴式摩擦支撑的摩擦热效应

影响

分析摩擦系数对芯轴式摩擦支撑热效应影响，

摩 擦 系 数 依 次 取 0.7（MC14），0.6（MC15），0.5
（MC5），0.4（MC16）和 0.3（MC17），调节接触压力，

保持初始摩擦力 250 kN不变，对芯轴式摩擦支撑进

行模拟分析。

摩擦系数影响下摩擦力变化及最高温度值如表

6所示，不同摩擦系数下芯轴式摩擦支撑摩擦力与

温度的变化对比分析如图 13所示。由表 6和图 13
可知：保持初始摩擦力不变，随着摩擦系数增大，摩

擦热效应影响增大。其变化规律：摩擦系数每增加

0.1，拉压循环 12圈后受拉摩擦力增加 17~34 kN，

受压摩擦力增加 33~41 kN；摩擦系数每增加 0.1，温
度上升值增加 2~6 ℃。由于模拟中假设所有摩擦

功全部转化为热能，根据能量守恒定律，摩擦接触面

单位面积产生的热量为：

q= μPV
J

（17）

式中 μ为摩擦系数，P为摩擦接触面压强，V为摩

擦接触面相对滑动速度，J为热功当量。

在芯轴式摩擦支撑的初始摩擦力和相对滑动速

度V相同的情况下，初始摩擦阶段支撑所产生的热

量相差不大，在摩擦过程中摩擦部件受热发生膨胀

导致摩擦接触面压强不断增加，摩擦支撑的摩擦系

数越大摩擦力增长越快，所以摩擦系数大的摩擦支

撑在摩擦过程中产生的热量更多。为了减少支撑摩

擦接触面摩擦生热对支撑的不利影响，降低摩擦热

量的产生，建议可采取增大摩擦接触面面积、减少摩

擦接触面压强和适当减少摩擦系数等措施。

表 5 比热容影响下摩擦力变化及最高温度值

Tab. 5 Friction change and maximum temperature value
under specific heat capacity

模型编号

MC10
MC5
MC11
MC12
MC13

F 0/kN
250
250
250
250
250

F l1/kN
326
320
318
310
305

F y1/kN
340
337
332
330
327

F l2/kN
388
374
369
353
343

F y2/kN
406
398
391
381
379

T h/℃
77
74
70
66
63 图 12 不同比热容下芯轴式摩擦支撑的摩擦芯轴温度场

分布

Fig. 12 Temperature field distribution of friction mandrel of
mandrel friction brace under different specific heat ca⁃
pacities

图 11 不同比热容下芯轴式摩擦支撑摩擦力与温度的变化

比较

Fig. 11 Comparison of friction and temperature changes of
mandrel friction brace under different specific heat ca⁃
pacities
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4. 5 芯轴式摩擦支撑各因素影响评估

本文讨论了初始摩擦力、摩擦片厚度、摩擦芯轴

比热容以及摩擦系数对芯轴式摩擦支撑摩擦热效应

的影响。根据实际工程需要，设计合理初始摩擦力

的支撑，可以避免初始摩擦力过大。摩擦片厚度对

支撑力学性能影响较小，按建议值取 5~8 mm即可。

材料比热容以及摩擦系数对芯轴式摩擦支撑摩擦热

效应的影响较大，设计者设计时应该引起注意，采取

有效措施。常用的摩擦材料除了表 2中给出的钢材

与黄铜外，还有铝和陶瓷摩擦片等。铝材的摩擦系

数为 0.36，比热容为 880 J/( kg ⋅ K )，热导率为 217
W/( m ⋅ K )。 陶 瓷 摩 擦 片 具 有 稳 定 的 摩 擦 系 数

0.45~0.55，高比热容为 850 J/( kg ⋅ K )等特点，但其

热导率较低。越来越多的有机复合摩擦材料的开发

正在对摩擦阻尼器的有效应用产生积极影响。

4. 6 芯轴式摩擦支撑数值结果与理论结果对比验

证分析

把摩擦支撑各部件尺寸参数和模拟计算得到的

温度代入式（9）~（14），温度取各部件最高温度的

80%，计算得到MC1摩擦 12圈后摩擦力增长值为

29.9 kN，MC5摩擦 12圈后摩擦力增长值为 178.4
kN，按平面应变计算则分别为 31.6 kN和 187.7 kN；

MC6摩擦 12圈后摩擦力增长值为 33.9 kN，MC9摩
擦 12圈后摩擦力增长值为 124.1 kN，按平面应变计

算则分别为 35.8 kN和 130.6 kN，以上计算结果与图

8（b）和图 10（b）中模拟计算的受压摩擦力增长值很

接近，误差在 7%~26%之间。MC1与MC5主要是

初始摩擦力不同导致各部件温度和接触面均布压力

增长值不同，所以初始摩擦力较大的摩擦支撑摩擦

生热影响下摩擦力增长更快；MC6与MC9由于摩

擦片厚度不同，导致摩擦片膨胀量和传给套筒热量

不一样，所以摩擦片较厚的摩擦支撑摩擦生热影响

下摩擦力增长更快。

5 结 论

根据芯轴式摩擦支撑的构造特点，建立滑动摩

擦动热转换的滞回能量耗散模型，给出了温度影响

下接触面均布压力增长值理论计算公式，并对芯轴

式摩擦支撑的一些重要参数进行了分析，得到以下

结论：

（1）芯轴式摩擦支撑在摩擦过程中，温度不断上

升，导致摩擦力不断上升，高温区主要集中在摩擦芯

轴和摩擦片的摩擦接触面上。

（2）初始摩擦力越大，摩擦产生的热量越多，芯

轴式摩擦支撑摩擦热效应越明显，即温度上升更快，

导致摩擦力上升加快；随着摩擦片厚度的增加，摩擦

接触面的温度上升速率变化较小，但摩擦力上升速

率增大，为减少芯轴式摩擦支撑摩擦热效应影响，同

时为防止摩擦片过薄导致被磨穿破坏，建议摩擦片

厚度取 5~8 mm。

（3）随着摩擦系数的增加，芯轴式摩擦支撑摩擦

热效应越明显；材料比热容的增加可减少摩擦热效

应，为降低温度对摩擦支撑性能的影响，摩擦支撑设

计时可采取选用高比热容的摩擦材料，增大摩擦接

触面面积，减少摩擦接触面压强和适当减少摩擦系

数等措施。

表 6 摩擦系数影响下摩擦力变化及最高温度值

Tab. 6 Friction change and maximum temperature value
under the influence of friction coefficient

模型编号

MC14
MC15
MC5
MC16
MC17

F 0/kN
250
250
250
250
250

F l1/kN
336
328
320
309
282

F y1/kN
368
353
337
319
291

F l2/kN
419
391
374
346
312

F y2/kN
480
439
398
365
330

T h/℃
82
76
74
70
66

图 13 不同摩擦系数下芯轴式摩擦支撑摩擦力与温度的变

化比较

Fig. 13 Comparison of friction and temperature changes of
new mandrel friction brace under different friction co⁃
efficients
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Hysteretic energy dissipation model and influence parameters of
a mandrel friction brace

HU Bao-lin，HU Wu-biao，HE Wen-fu，AI Lu
（Department of Civil Engineering，Shanghai University，Shanghai 200444，China）

Abstract: According to the structural characteristics of the mandrel friction brace，a hysteretic energy dissipation model for sliding
frictional kinetic heat conversion is established. The influence of friction heat generation on the performance of the mandrel friction
brace is studied. The influence laws of initial friction force，thickness of friction plate，specific heat capacity of friction mandrel and
friction coefficient on the mechanical properties and temperature field of the mandrel friction brace are analyzed. The theoretical cal⁃
culation formula of the frictional force growth value of the friction brace under the influence of frictional heat generation is given and
verified by numerical analysis results. The results show that the temperature of the new friction brace increases continuously during
the friction process，and the high temperature zone mainly concentrates on the friction contact surface between the friction core
shaft and the friction plate. With the increase of the thickness of the friction plate，the initial friction force and the friction coefficient
the frictional heat effect becomes more obvious. With the increase of the specific heat capacity of the material，the friction heat ef⁃
fect decreases. The research on the thermal effect of sliding friction of friction braces can provide the reference for the design of fric⁃
tion braces.

Key words: mandrel friction brace；hysteretic energy；frictional heat generation；dissipation model；parameter analysis
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