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摘要: 直升机超临界尾传动轴在跨临界转速时会产生剧烈的振动。限幅减振器是专门针对尾传动轴跨临界减振问

题设计的一种复合式减振器。限幅减振器与尾传动轴组成的系统具有摩擦、碰撞等强非线性特征，动力学特性异常

复杂。为揭示限幅减振器工作机理并指导减振器设计，建立了具有双间隙结构的限幅减振器与尾传动轴系统的弹

簧⁃质量⁃阻尼等效模型。分别基于直接时间域积分和时频变换谐波平衡（Harmonic Balance Method with Alternat⁃
ing Frequency⁃Time Domain Technique）+数值延拓（Numerical Continuation）两种方法对控制方程进行了求解。计

算结果表明，限幅减振器存在无作用、正常减振、异常减振、限位四种工作状态。其中，限位状态是针对故障工况下

尾传动轴进行的临时限位保护。此外，进一步研究了减振器参数对减振和限位效果的影响，得到了传动轴与碰摩环

之间间隙、碰撞刚度以及临界摩擦力对限幅减振器减振效果的影响规律。发现存在最优临界摩擦力，且最优临界摩

擦力与传动轴不平衡量等有关。同时限位状态下，通过增加碰摩环与底座之间的碰撞刚度可以减小限位幅值，但也

会产生更大的冲击力。最后，开展了正常减振工况下碰摩间隙和临界摩擦力两个关键参数对限幅环减振效果影响

的试验研究，验证了模型的有效性。
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1　概  述

传动系统是直升机三大动部件之一，主要由三

器两轴即主减速器、中间减速器、尾减速器、动力传

动轴及尾传动轴组成［1］。其中，尾传动轴将主减速

器尾输出动力经由中间减速器再传给尾减速器以驱

动尾桨，是连接主、中、尾减速器的重要部件。直升

机尾传动轴有两种设计方案［2］：一是亚临界设计，尾

传动轴的最大工作转速低于一阶临界转速，并有一

定的安全裕度；二是超临界设计，尾传动轴的工作转

速位于一阶临界转速与二阶临界转速之间。采用亚

临界方案时，为了提高尾传动轴的一阶临界转速以

保证在最大工作转速之上，需设置较多的轴段［3］及

轴承支点，增加了传动系统的成本和重量。这对直

升机来说是不利的。传统的直升机，如法国的“超黄

蜂”、美国的“黑鹰”等采用了亚临界设计。超临界设

计允许传动轴的跨度很大，减少了支承数量，使得尾

传动轴系结构简单，重量和成本都相应减小。因此，

超临界尾传动轴能更好地满足直升机的发展需求。

目前超临界方案已经成为直升机传动轴系设计的一

种趋势。阿古斯塔 AB129、欧直 EC175 等先进直升

机的尾传动轴均采用了超临界设计［4］。但超临界设

计意味着尾传动轴必须跨过一阶临界转速，而尾传

动轴由于存在不平衡量，跨临界转速时会产生剧烈

的横向振动，使尾轴受到巨大的作用力，甚至破坏失

效，严重影响到尾传动轴系的寿命和安全。因此针

对超临界设计带来的振动问题，开展直升机超临界

尾传动轴跨临界转速减振技术研究具有重要意义。

目前针对尾传动轴的减振手段主要有支承减振

器和限幅减振器。支承减振器主要包括实心橡胶减

振器和橡胶⁃硅油组合式黏弹性减振器。其中橡

胶⁃硅油组合式黏弹性减振器采用空心橡胶环结构，

环腔内充满对温度变化不敏感的硅油［5］。支承减振

器通常安装在传动轴系的轴承与轴承座之间，通过

自身的阻尼对传动轴减振。但对于超临界尾传动

轴，其传动轴较长，轴承之间跨度较大，仅在支承处

安装减振器，减振效果有限。因此通常需要在轴段
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中间处进一步安装限幅减振器，如图 1 所示，限幅减

振器能有效抑制尾传动轴跨临界转速时的横向

振动。

由于限幅减振器是针对传动轴跨临界转速设计

的，因此一方面要求限幅减振器在传动轴跨临界转

速时能起到很好的减振作用，另一方面当传动轴到

达工作转速后，限幅减振器将不再工作，以避免对尾

传动系统的正常运转造成影响。这也是限幅减振器

不同于其他减振器的独特之处。

国内外对于限幅减振器已经开展了一些相关研

究工作。Özaydın 等［6⁃7］基于谐波平衡法研究了限幅

减振器的非线性动力学特性，得到了传动轴的幅频

特性曲线，在此基础上分析了摩擦阻尼、减振器的分

布位置以及减振器与传动轴之间间隙对减振效果的

影响。Dżygadło 等［8］建立了尾传动轴系和限幅减振

器的动力学模型，着重研究了间隙对减振效果的影

响，得出了带间隙的限幅减振器减振效果更佳的结

论。但上述研究均只分析了转轴与减振器之间的单

间隙影响，减振器自身结构中所包含的第二重间隙

的动力学影响未被考虑。Huang 等［9］建立了考虑双

间隙结构的限幅减振器动力学模型，进行了传动轴

系的动力学响应特性分析。但其所建立的模型耦合

了过多不相关因素，导致其对减振器基本工作原理

的分析不够清晰，难以有效指导减振器设计和改型。

此外，复合材料传动轴相比于传统铝轴具有更高的

比强度、比刚度［10］，可以进一步减轻传动系统的重

量，因此得到了越来越多的研究和应用。Spears［11］

针对贝尔 429 直升机的复合材料超临界尾轴设计了

限幅减振器，介绍了减振器基本组成，但其并未开展

减振器基本工作原理和非线性动力学方面的研究。

综上可知，当前关于限幅减振器的研究虽取得了一

定成果，但相关研究存在模型结构不完善或者耦合

了过多不相关因素等问题，尚未厘清限幅减振器的

基本工作原理，未能有效揭示减振器工作过程中独

特的非线性动力学特性及其影响因素。因此，本文

聚焦于减振器的基本工作原理，建立兼具双间隙结

构及干摩擦特征的限幅减振器非线性动力学模型，

并详细分析限幅减振器关键参数对减振效果的影

响，为限幅减振器设计和改型提供理论支持。

2　传动轴及限幅减振器系统动力学

模型

限幅减振器主要由碰摩环、预紧弹簧、摩擦片、

螺栓及底座等组成，详细结构如图 2 所示。为方便

尾轴安装，碰摩环分为上下两部分，中间通过螺栓进

行连接。传动轴安装在碰摩环内部，与碰摩环之间

预留间隙 δ1。下方碰摩环两侧安装有四个摩擦片，

其与碰摩环之间的摩擦系数为 μ，通过两个螺栓将

碰摩环和摩擦片安装在底座上，并使碰摩环与螺栓

之间预留间隙 δ2，如图 2（b）所示。在螺栓上安装预

紧弹簧，通过预紧弹簧向摩擦片施加预紧力 F n。

当传动轴跨临界转速产生剧烈的横向振动时，

传动轴超越间隙 δ1 与碰摩环产生碰撞。在碰撞力

的作用下，碰摩环发生移动，与摩擦片之间产生干摩

擦，引入摩擦阻尼。当碰摩环超越间隙 δ2 后将与底

座碰撞，发生第二个碰撞过程，产生限位作用。

图 1 带限幅减振器的直升机尾传动轴系三维模型

Fig. 1 3D model of the tail rotor drive shafts of helicopter 
with hybrid dampers

图 2 限幅减振器结构图

Fig. 2 Structure of the hybrid damper
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2. 1　弹簧‑质量‑阻尼等效模型

限幅减振器与传动轴系统是一个具有强非线性

的系统，其动力学行为非常复杂。为了厘清其内在

的减振机理，对系统进行简化，建立等效弹簧⁃质
量⁃阻尼模型，在此等效模型的基础上进行非线性动

力学特性分析。

由于限幅减振器主要工作在尾轴的一阶临界转

速附近，因此传动轴的动力学可由单自由度弹簧⁃质
量⁃阻尼模型等效，其等效质量为 m eq，1，等效刚度为

keq，1，等效阻尼为 ceq，1。采用带有黏性阻尼的线性碰

撞力模型，可将碰撞过程等效为与弹簧⁃阻尼等效碰

撞模块之间的相互作用。因此碰摩环可等效为带有

上下两个弹簧⁃阻尼碰撞模块的质量块，其质量为

m eq，2，同样固定底座也带有上下两个弹簧⁃阻尼碰撞

模块，最终得到传动轴与限幅减振器系统的等效弹

簧⁃质量⁃阻尼模型，如图 3 所示。以向上为正方向，

以对称位置为位移原点，设传动轴的位移为 u1，碰摩

环的位移为 u2。传动轴与碰摩环之间的碰撞力为

FN，1，碰撞刚度和碰撞阻尼分别为 k1 和 c1。碰摩环与

螺栓之间的碰撞力为 FN，2，碰撞刚度和碰撞阻尼分

别为 k2 和 c2。碰摩环与摩擦片之间的摩擦力为 F f。

根据传动轴与碰摩环的相对运动及位置关系，

可以得到系统的四种不同运动状态。

第一种：u1 与 u2 之差的绝对值小于 δ1，传动轴未

与碰摩环碰撞，减振器不起作用。

第二种：u1 与 u2 之差的绝对值超过 δ1，传动轴与

碰摩环碰撞，且碰撞力不足以使碰摩环克服最大静

摩擦力。

第三种：碰摩环突破最大静摩擦力而产生运动，

摩擦力由静摩擦力转变为滑动摩擦力。但 u2 小于

δ2，碰摩环未和底座碰撞。

第四种：u2 超过 δ2，碰摩环与底座碰撞。

2. 2　系统非线性动力学方程

为了得到传动轴与碰摩环的动力学方程，分别

对传动轴和碰摩环进行受力分析，再基于摩擦力模

型和碰撞力模型，建立系统的非线性动力学方程组。

根据限幅减振器的组成及工作原理分析，系统

在工作过程中会发生两个碰撞过程，分别是传动轴

与碰摩环之间的碰撞、碰摩环与底座之间的碰撞。

传动轴只受到第一个碰撞力及偏心激励的作用，动

力学方程为：

m eq，1 ü1 + keq，1 u1 + ceq，1 u̇1 = -FN，1 + F e （1）
式中  F e 为偏心激励力。

本文主要关注传动轴跨临界转速过程中的动力

学响应，因此将传动轴转速从零转速加速到稳定工

作转速。在加速过程中，传动轴的加速度由切向加

速度和向心加速度两部分合成，设传动轴的角加速

度为 α，偏心距离为 e，则切向加速度为 eα，向心加速

度为 e ( αt )2；当加速到稳定运行频率后，切向加速度

为零，只存在向心加速度。因此将传动轴加速度产

生的惯性力向竖直方向分解，可得到偏心激励力 F e

的表达式如下［12］：

F e =

ì

í

î

ï
ïï
ï
ï
ï

ï
ïï
ï
ï
ï

m eq，1 e
é

ë
ê
êê
ê ù

û
úúúúα sin ( )1

2 αt 2 + ( )αt
2 cos ( )1

2 αt 2 ，t< ω s

α

m eq，1 eω 2
s cos é

ë
ê
êê
ê ù

û
úúúúω s( )t- ω s

α
+ ω 2

s

2α
，t≥ ω s

α

（2）
式中  ω s 为传动轴稳定运转频率。碰摩环受到两

个碰撞力及摩擦力的作用，动力学方程为：

m eq，2 ü2 = FN，1 - FN，2 - F f （3）
式（1）和（3）即组成传动轴与减振器系统的动力

学控制方程，求解微分方程组即可得到传动轴的动

力学响应。

2. 3　碰撞力模型

转子与定子之间的碰摩问题一直是旋转机械方

面的研究重点，产生了很多碰摩力计算模型，其中分

段线性弹簧是最常用的一种计算法向碰摩力的模

型。本文采用同时考虑法向力和法向阻尼的线性弹

簧碰撞力模型［13］实现对两个碰撞力的计算。碰撞力

模型如下式所示：

FN = kε + cε̇ （4）
式中  k 为法向碰摩刚度；c 为接触碰撞的法向黏性

阻尼系数［14］：

c = 3
2 akε （5）

式中  a 为经验系数；ε 为转子与定子之间的侵入

位移。

图 3 弹簧⁃质量⁃阻尼等效模型

Fig. 3 Spring⁃mass⁃dashpot equivalent model
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设传动轴对碰摩环的侵入位移为 ε1。当传动轴

对碰摩环产生侵入时，即 |u1 - u2| - δ1 > 0，存在两

种情况：若在传动轴上方产生侵入，即 u1 > u2，此时

ε1 = u1 - u2 - δ1；若 在 传 动 轴 下 方 产 生 侵 入 ，即

u1 < u2，此时 ε1 = u1 - u2 + δ1。当传动轴未侵入碰

摩环时，即 |u1 - u2| - δ1 ≤ 0，此时 ε1 = 0。可得 ε1 的

表达式如下：

ε1 =
ì

í

î

ïïïï

ïïïï

u1 - u2 - δ1，|u1 - u2| - δ1 > 0，u1 > u2

u1 - u2 + δ1，|u1 - u2| - δ1 > 0，u1 < u2

0，|u1 - u2| - δ1 ≤ 0
（6）

设碰摩环对底座的侵入位移为 ε2。同理，可得

ε2 的表达式如下：

ε2 =

ì

í

î

ï
ïï
ï

ï
ïï
ï

u2 - δ2， || u2 - δ2 > 0，u2 > 0

u2 + δ2， || u2 - δ2 > 0，u2 < 0

0， || u2 - δ2 ≤ 0

（7）

将侵入位移 ε1，ε2 代入式（4），即可得到 FN，1，

FN，2 的表达式。

2. 4　干摩擦模型

采用库伦摩擦模型计算碰摩环与摩擦片之间的

干摩擦力，假设动静摩擦系数相等，且滑动摩擦系数

与两固体接触表面相对运动速度无关而保持恒定。

库伦摩擦模型［15］表达式如下：

F f
ì
í
î

≤ μF n，v = 0
= -μF n sgn ( v ) ， v ≠ 0

（8）

式中  F f 为摩擦力；μ 为滑动摩擦系数；F n 为接触面

之间的正压力；v 为两固体接触表面的相对滑动速

度。由于摩擦片固定，因此碰摩环与摩擦片之间的

相对滑动速度即为碰摩环的速度 u̇2。

2. 5　模型求解方法

首先，为了获得传动轴与减振器系统的时间域

非线性动力学响应，可以直接通过数值积分法对式

（1）和（3）所构成的微分方程组进行求解。考虑到系

统方程为典型的刚性方程，本文直接采用 MAT⁃
LAB 内置的 ode15s 求解器进行求解［16］。此外，基于

时频变换谐波平衡和数值延拓技术，可直接获得系

统的幅频特性曲线，其中包含了更丰富的系统动力

学信息。

对于一般形式的 N DOF 自由度的非线性机械系

统，其控制方程可写成如下形式：

r ( t )=Mü ( t )+ Du̇ ( t )+ Ku ( t )+
fnl(u ( t ) )- fex ( t )= 0 （9）

式中  u ( t )∈RNDOF × 1 为系统位移；M，D，K∈RNDOF × NDOF

分别为系统的质量、阻尼和刚度矩阵； fnl，fex ∈RNDOF × 1分

别为非线性项和激励项。

谐波平衡法假设在周期 T 的基础激励下，系统

响应可近似表示成截断形式的傅里叶级数：

u ( t )= û (0)+ ∑
k = 1

H

û c(k) cos ( )kΩt +

û s(k) sin (kΩt ) （10）
式中  H 为傅里叶级数的截断阶数；û (0)，û c(k)和
û s(k)分别为常数项、k 阶余弦和正弦谐波系数；Ω =
2π/T 为基础激励频率。

将截断形式的解代入系统方程，可以获得非零

残差项 r ( t )≠ 0。进一步基于伽辽金法，可通过求

解如下的加权残差方程获得上述未知的谐波系数：

1
T ∫

0

T

r ( t ) wj( t ) dt = 0；j = 1，…，2H + 1 （11）

式中  w j( t )为权重函数，由傅里叶级数的基函数

{1， cos (Ωt )，…，sin (HΩt ) }构成。此时，方程（11）
等价于要求残差项 r ( t )，按傅里叶级数展开后，其前

H 阶谐波系数为零。于是，获得如下形式的非线性

代数方程：

r̂H ( ûH )= 0 （12）

式中  ûH = [ û (0)，û c(1)，…，û s(k) ]由 u ( t )的前 H

阶谐波系数组成，为待求未知量；r̂H 为残差项 r ( t )
的前 H 阶谐波系数，其进一步可表示为：

r̂H ( ûH )= r̂ l，H + r̂nl，H - r̂ex，H = 0 （13）
式中  r̂ l，H，，r̂nl，H 和 r̂ex，H 分别为线性项、非线性项和激

励项对应的残差谐波系数。线性项 r̂ l，H 和激励项

r̂ex，H 容易获得。对于 r̂nl，H，多项式型非线性项一般可

以通过三角函数变换直接获得。对于本文中所讨论

的间隙和干摩擦等更一般形式的非线性项，其处理

需借助于时频变换技术。首先，通过傅里叶逆变换

将 ûH 转换到时间域，基于非线性项的时域表达式获

得其对应的残差，进一步借助傅里叶正变换获得该

时域残差项的前 H 阶谐波系数 r̂nl，H，更详细的时频

变换谐波平衡法可参考文献［17⁃19］。

求解代数方程（13）即可获得谐波系数 ûH，进而

获得基础激励频率为 Ω 时系统的响应 u ( t )。但由于

非线性项的存在，一般无法获得代数方程（13）的解

析解，因此只能采用数值计算方法。理论上，通过连

续改变基础激励频率 Ω，可获得不同激励频率下系

统的响应，进而获得系统的幅频特性曲线。然而对

于非线性系统，其幅频特性曲线可能存在分叉点、拐

点等特殊点，为了能够顺利通过这些特殊点，需要进

一步借助数值延拓技术。若已知非线性代数方程

某个解，数值延拓技术可通过估计⁃修正两步法，自

动获得解分支上的下一个解。通过连续的数值延

拓，便可获得整条幅频特性曲线，具体过程可参考
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文献［17⁃19］。

3　系统响应结果分析

3. 1　仿真参数

采用某型直升机传动轴参数进行数值仿真［20］，

传动轴参数如表 1 所示。

根据材料力学，可得空心传动轴等效质量计算

公式为  ：

m eq，1 = 17
35 ρLπ

é

ë

ê
êê
ê
ê
ê ù

û

ú
úú
ú( )D

2

2

- ( )d
2

2

（14）

等效刚度计算公式为：

keq，1 = 48EI
L3 （15）

式中  I为空心传动轴的截面矩：

I = π ( D 4 - d 4 )
64 （16）

等效阻尼计算公式为：

ceq，1 = 2ξ keq，1 m eq，1 （17）
将表 1 中的参数代入式（14）~（17）中，得到传

动轴的等效质量、等效刚度及等效阻尼。进一步结

合设计经验，得到如表 2 所示的仿真参数。若无特

殊说明，下文均采用表 2 所示参数进行仿真。

3. 2　限幅减振器工作状态分析

仿真表明，在表 2 所列参数下，随着传动轴不平

衡量的增大，限幅减振器主要存在四种工作状态，分

别为无作用状态（mode Ⅰ）、正常减振状态（mode 
Ⅱ）、异常减振状态（mode Ⅲ）及限位状态（mode 
Ⅳ），如图 4 所示。本节将通过改变传动轴的不平衡

量，得到四种状态下传动轴的典型响应，并对响应结

果进行详细分析。

3. 2. 1　无作用状态响应

图 5给出了限幅减振器无作用时传动轴的典型响

应结果，其中传动轴的不平衡量设置为 0.1 kg·mm。

图中红色虚线表示传动轴与碰摩环之间的间隙 δ1，

绿色虚线表示 δ1 和碰摩环与底座之间的间隙 δ2 之

和，黑色竖虚线为传动轴加速到工作转速的时间节

点，此后将保持工作转速不变。从图 5 中可以看出，

传动轴的振动幅值在整个时间历程中都处于 δ1 之

下，因此限幅减振器未对传动轴产生任何作用。

3. 2. 2　正常减振状态响应

正常减振状态下，限幅减振器主要是利用传动

轴与碰摩环之间的碰撞及干摩擦组合作用进行减

振。图 6 给出了限幅减振器正常减振状态时传动轴

的典型响应结果，其中传动轴的不平衡量设置为

0.6 kg·mm。作为参考，图中黑色曲线为未安装减振

器时传动轴的振动响应。

表  1 空心传动轴参数

Tab.  1 Parameters of hollow shaft

长度 L/
mm
2600

内径

d/mm
111

外径

D/mm
114.2

密度 ρ/
(kg·m−3)

2800

弹性模量

E/GPa
71

阻尼

比 ξ

0.03

图 5 限幅减振器无作用下的传动轴响应

Fig. 5 Responses of drive shaft in working mode Ⅰ

表  2 仿真参数

Tab.  2 Simulation parameters

参数

传动轴等效质量 m eq,1 /kg
传动轴等效刚度 keq,1 / ( kN·m-1 )
传动轴等效阻尼 ceq,1 / ( N·s·m-1 )
碰摩环等效质量 m eq,2 /kg
传动轴与碰摩环碰撞刚度 k1 / ( kN·m-1 )
传动轴与碰摩环碰撞阻尼经验系数 a1

碰摩环与螺栓碰撞刚度 k2 / ( kN·m-1 )
碰摩环与螺栓碰撞阻尼经验系数 a2

传动轴与碰摩环之间间隙 δ1 /mm
碰摩环与螺栓之间间隙 δ2 /mm
碰 摩 环 与 摩 擦 片 之 间 的 最 大 静 摩 擦 力
μF n /N
角加速度 α/( rad·s-2 )
稳定运转频率 ω s / ( rad·s-1 )

数值

2
174
35

0.08
3000
0.2

5000
0.25

1
2

400

20
600

图 4 限幅减振器工作状态随不平衡量增大的变化过程

Fig. 4 Illustration of the working mode evolution of the 
hybrid damper with respect to increasing unbalance
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可以看出，在此不平衡量下传动轴的共振幅值

已经超过了 δ1 的范围，限幅减振器对传动轴产生了

作用，但碰摩环与底座之间的二次限位碰撞未发生。

仿真计算表明，传动轴在未安装限幅减振器时的共

振幅值为 5.0035 mm， 在限幅减振器正常减振状态

下的共振幅值仅为 1.3118 mm，幅值减小了 74%。

并且当传动轴加速到工作转速后，振动幅值下降到

δ1 以下，减振器不再工作。在正常减振状态下，限幅

减振器利用传动轴与碰摩环之间的单间隙碰撞及干

摩擦能对传动轴起到良好的减振效果，且不影响传

动轴工作转速下的稳定运转。

3. 2. 3　异常减振状态响应

在正常减振状态的基础上进一步增大不平衡

量，限幅减振器就会进入异常减振状态。此时限幅

减振器仍然利用传动轴与碰摩环之间的单间隙碰撞

及干摩擦进行减振，但当传动轴加速到工作转速时，

传动轴依旧会和减振器发生碰摩。图 7 给出了限幅

减振器处于异常减振状态时的传动轴典型响应结

果，其中传动轴的不平衡量设置为 1.6 kg·mm。作为

参考，图中黑色曲线为无减振器时传动轴的振动响应。

仿真计算表明，传动轴在未安装限幅减振器时

的共振幅值为 13.343 mm， 在限幅减振器减振状态

下的共振幅值为 2.0555 mm，幅值减小了 85%。在

此不平衡量下，虽然限幅减振器可以对传动轴起到

有效减振作用，但当传动轴加速到工作转速后，传动

轴的振幅仍然超出了 δ1 的范围，传动轴与减振器之

间会一直发生碰摩。因此在此状态下，限幅减振器

虽然能减小传动轴的共振幅值，但影响了传动轴工

作转速下的稳定运行。限幅减振器已经不适用于对

该不平衡量的传动轴进行跨临界减振。

3. 2. 4　限位状态响应

若不平衡量再进一步增大，此时传动轴的响应

对应传动轴发生故障（如连接件掉落、遭受弹击损伤

等）时的响应。在这种大不平衡量情况下，限幅减振

器将工作在限位状态，主要利用碰摩环与底座之间

的二次限位碰撞实现对传动轴的限位保护。图 8 给

出了限幅减振器处于限位状态时的传动轴典型响应

结果，其中传动轴的不平衡量设置为 8 kg·mm。蓝

色曲线为限幅减振器产生限位作用时的传动轴响应

结果，紫色曲线为限幅减振器不具有二次碰撞限位

功能只利用传动轴与碰摩环之间的单间隙碰撞及干

摩擦减振的响应结果。

在此不平衡量下，未安装限幅减振器时传动轴

共振幅值高达 66.713 mm（图 8 中未给出），单间隙碰

撞及干摩擦作用下共振幅值为 20.178 mm（图 8 中紫

色曲线），幅值减小了 70%，但绝对幅值依旧较大。

若进一步引入二次限位碰撞，传动轴的幅值将进一

步限制到 7.2416 mm（图 8 中蓝色曲线），相比于单间

隙碰撞及干摩擦作用下幅值减小了 64%。由此可

见，当传动轴的不平衡量增大到一定值后，仅利用传

动轴与碰摩环之间的单间隙碰撞及干摩擦减振，传

动轴的振幅依然很大，这时利用碰摩环与底座之间

的二次限位碰撞，可以将传动轴的振幅限制在很小

的范围内。因此当传动轴处于故障工况时，限幅减

振器可以利用碰摩环与底座之间的限位碰撞对振幅

较大的传动轴起到一定的保护作用，这对于尾传动

系统在故障工况下依旧能运行一定时间以安全迫降

图 8 限幅减振器限位状态下的传动轴响应

Fig. 8 Responses of drive shaft in working mode Ⅳ

图 7 减振器异常减振状态下的传动轴响应

Fig. 7 Responses of drive shaft in working mode Ⅲ

图 6 限幅减振器正常减振状态下的传动轴响应

Fig. 6 Responses of drive shaft in working mode Ⅱ
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至关重要。

4　限幅减振器参数对工作效果的影响

规律

根据上文的分析结果可知，在减振状态下，限幅

减振器主要是通过传动轴与碰摩环之间的碰撞以及

碰摩环与底座之间的干摩擦两种机制实现对传动轴

的减振作用。因此分别研究了与这两种机制密切相

关的三个参数对减振效果的影响，分别为传动轴与

碰摩环之间间隙 δ1、碰撞刚度 k1 及临界摩擦力 μF n。

在限位状态下，限幅减振器主要通过碰摩环与底座

之间的二次碰撞实现限位作用，因此研究了碰摩环

与底座碰撞刚度 k2 对减振器限位效果的影响。

4. 1　传动轴与碰摩环间隙对减振效果的影响

为了研究传动轴与碰摩环之间间隙 δ1 对限幅

减振器减振效果的影响，分别给出不同 δ1 下传动轴

振动的幅频特性曲线、跨临界转速过程的位移响应

以及共振幅值随 δ1 的变化曲线，如图 9 所示。作为

参考，图 9（a）和（b）中黑色曲线为未安装限幅减振

器时传动轴的幅频特性及瞬态响应结果。

从图 9 中可以看出，随着 δ1 的减小，传动轴的共

振幅值逐渐减小，共振频率逐渐增大。出现这种现

象主要是因为 δ1 的减小使传动轴与碰摩环之间碰撞

深度增加，传动轴的附加刚度增大，从而使传动轴共

振幅值减小，共振频率增大。但 δ1 过小会使限幅减

振器进入异常减振状态，图 9（c）中虚线部分即表示

在该 δ1 下，限幅减振器将处于异常减振状态。此外，

由图 9（c）可知，在正常工作范围内，传动轴共振幅值

与间隙 δ1 近似满足线性关系，δ1 每减小 0.1 mm，共

振幅值降低约 0.1 mm。在设计限幅减振器时，应使

传动轴与限幅减振器之间间隙尽可能小，但同时应

留有一定安全裕度以避免间隙过小影响传动轴正常

运转。

4. 2　传动轴与碰摩环碰撞刚度对减振效果的影响

为了分析传动轴与碰摩环之间的碰撞刚度 k1 对

限幅减振器减振效果的影响，分别给出了不同 k1 下

传动轴振动的幅频特性曲线、跨临界转速过程的位

移响应以及共振幅值随 k1 的变化曲线，如图 10 所

示。作为参考，图 10（a）和（b）中黑色曲线为未安装

限幅减振器时传动轴的幅频特性及瞬态响应结果。

从图 10 中可以看出，随着 k1 的增加，传动轴的

共振频率变化不大，共振幅值整体呈现出减小的趋

势，但在 k1 从 5000 kN/m 变化到 6000 kN/m 时略有

增加。传动轴的共振幅值随 k1 的增加而减小是因为

k1 越大，碰摩环越容易克服最大静摩擦力而运动，从

而为系统引入更多的干摩擦阻尼。共振幅值在 k1 从

5000 kN/m 变化到 6000 kN/m 时略有增加是因为在

此范围内，传动轴与碰摩环之间的“侵入⁃分离”过程

由两次过渡到多次，而多次“侵入⁃分离”过程的产生

不利于传动轴的减振，使振幅增加。此外，根据图

10（c）可知，当 k1 小于 4000 kN/m 时，传动轴共振峰

值会随着 k1 的增大迅速降低，对 k1 的变化比较敏感，

从设计角度讲，应当避免在此区间取值；当 k1 大于

4000 kN/m 时 ，共 振 峰 值 随 k1 的 变 化 相 对 比 较

图 9 间隙 δ1 对减振效果的影响

Fig. 9 Illustration of the effect of impact gap δ1 on vibration 
attenuation
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缓慢。

图 11 给出了两种典型刚度下传动轴与碰摩环

之间侵入位移随时间的演化过程。在单次碰撞过程

中，传动轴与碰摩环之间的侵入位移会发生明显的

振荡，即产生“侵入⁃分离”的过程。当 k1 小于 5000 
kN/m 时，在单次碰撞过程中，传动轴与碰摩环发生

两次“侵入⁃分离”过程，而当 k1 大于 5000 kN/m 时，

会发生多次“侵入⁃分离”过程。这种多次“侵入⁃分
离”会减缓干摩擦作用的引入，对减振造成不利影

响。此外，在图 11 所示的“侵入⁃分离”过程中，侵入

位移未减到零，即传动轴与碰摩环并未彻底分离。

而在仿真过程中发现，改变碰撞刚度或碰撞阻尼，可

能会导致在“侵入⁃分离”过程中侵入位移多次减为

零，即传动轴单向运动过程中与碰摩环发生多次碰

撞。此时碰撞对减振的不利影响会更大。

4. 3　临界摩擦力对减振效果的影响

为了研究临界摩擦力 μF n 大小对限幅减振器减

振效果的影响，给出了不同 μF n 下传动轴的幅频特

性曲线、跨临界转速过程的位移响应以及共振幅值

随临界摩擦力的变化曲线，如图 12 所示。作为参

考，图 12（a）和（b）中黑色曲线为限幅减振器无作用

时传动轴的幅频特性及瞬态响应结果。

图 10 碰撞刚度 k1 对减振效果的影响

  Fig. 10 Illustration of the effect of stiffness k1 on vibration
attenuation

图 11 侵入⁃分离过程对比

Fig. 11 Comparison of the contact-separation process
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从图 12 中可知，随着 μF n 的增大，传动轴的共振

频率逐渐增大，共振幅值先减小后增大，存在最优的

临界摩擦力值使传动轴共振幅值最小。当 μF n 增大

到一定值后，限幅减振器会进入异常减振状态，μF n

进一步增大，碰摩环发生黏滞，传动轴的共振幅值不

随 μF n 增大而变化。图 12（c）中虚线部分即表示在

该临界摩擦力下，限幅减振器处于异常减振或黏滞

状态。此外，由图 12（c）可知，当 μF n 小于 500 N 时，

共振峰值随 μF n 的增大迅速减小，对 μF n 的变化比较

敏感；而当 μF n 大于 500 N 时，共振峰值的变化相对

缓慢。由于临界摩擦力在使用过程中会不可避免地

发生改变，从设计的角度，一般会希望在最优临界摩

擦力附近共振峰值对 μF n 的变化不敏感。

由于限幅减振器在减振工作状态下主要是依靠

干摩擦实现对传动轴振动能量的消耗，因此临界摩

擦力大小是影响限幅减振器减振效果的一个重要因

素。为了进一步研究临界摩擦力 μF n 对减振效果的

影响规律，给出了在不同的不平衡量、间隙 δ1 及碰

撞刚度 k1 的情况下传动轴的共振幅值随临界摩擦力

的变化曲线，如图 13 所示。图中虚线部分均表示在

该参数下，限幅减振器处于异常减振状态或黏滞状

态，黑色箭头表示传动轴共振幅值最优点的变化

趋势。

从图 13 中可以看出，在不同的传动轴不平衡

量、间隙 δ1 及碰撞刚度 k1 下，随着临界摩擦力 μF n 的

增大，传动轴的共振幅值均存在最小值。但最优临

界摩擦力值随三者的变化规律有所不同。最优临界

摩擦力值随不平衡量及 k1 的增大而逐渐增大，但不

随 δ1 的变化而变化。此外，从图 13 中也可以看出使

限幅减振器进入异常减振状态或黏滞状态的临界摩

擦力值随三者的变化规律：不平衡量越大，使限幅减

振器进入异常减振或黏滞状态的临界摩擦力值越

小；δ1 和 k1 越大，进入异常减振或黏滞状态的临界摩

擦力值越大。

4. 4　碰摩环与底座碰撞刚度对限位效果的影响

为了研究碰摩环与底座碰撞刚度 k2 对限幅减振

器限位效果的影响，给出了不同碰撞刚度 k2 下传动

轴的位移动态响应结果以及限位幅值随 k2 的变化曲

线，如图 14 所示。从图 14 中可以看出，随着 k2 的增

大，传动轴的振幅被限制在更小的范围内。并且当

k2 小于 5000 kN/m 时，限位幅值对碰撞刚度的变化

比较敏感；当 k2 大于 5000 kN/m 时，限位幅值对碰

图 12 临界摩擦力对减振效果的影响

   Fig. 12 Illustration of the effect of the critical friction on
vibration attenuation

图 13 共振幅值随临界摩擦力的变化曲线

Fig. 13 Evolution of the vibration amplitudes with respect to 
the critical friction
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撞刚度的变化相对比较缓慢。

但更大的刚度也意味着会产生更大的冲击力，

碰撞刚度 k2 对底座受力的影响如图 15 所示。从图

15 中可以看出，随碰摩环与底座之间碰撞刚度 k2 的

增大，底座受力最大值先急剧增大后缓慢减小再缓

慢增大。k2 在 1000 kN/m 附近时，由于系统共振会

产生一个冲击力共振峰值。图 14，15 表明，增大碰

摩环与底座的碰撞刚度虽然可以使传动轴的振幅减

小，但同时也会产生更大的冲击力，并且需注意避开

共振导致的冲击力峰值。

5　试验验证

为了验证上述理论模型的正确性，设计和加工

了限幅减振器试验件，并在单跨轴系试验台上进行

了限幅减振器减振试验。

单跨轴系试验台如图 16 所示，该试验台由电

机、联轴器、支承、偏心盘及传动轴等组成。传动轴

外径 12 mm，限幅减振器试验件安装在传动轴中部，

其结构如图 16（c）所示。采用激光位移传感器测量

传动轴中部振动位移。为了验证传动轴与限幅减振

器之间间隙及临界摩擦力对振幅的影响，设计碰摩

环的内径为 13.2， 14.4 及 15.6 mm，使传动轴与碰摩

环的间隙为 0.6， 1.2 及 1.8 mm；设计碰摩环与螺栓

之间的间隙为 2 mm，以保证碰摩环与螺栓之间不发

生碰撞；同时在实验中保持摩擦片不变，可以通过调

节弹簧的预紧力控制临界摩擦力的大小，本实验调

节弹簧的压缩量为 5， 10， 15， 20 及 22 mm。实验

中，分别在不同的间隙下调节弹簧压缩量，控制传动

轴经 30 s 匀加速到 2300 r/min，得到不同初始间隙

δ1 及临界摩擦力下传动轴的跨临界横向振动响应，

每组实验重复 3 次。

图 17 给出了间隙 δ1 为 1.8 mm 及弹簧压缩量为

10 mm 时传动轴的响应结果。从图 17 中可以看出，

此时减振器工作在正常减振状态，传动轴振动波形

与上述数值仿真结果相符，碰摩环经历了从黏滞到

滑动（图中 a~b 和 b~c 阶段）的运动过程，符合理论

分析的结果。

图 18（a）给出了弹簧压缩量为 15 mm 时，传动

轴的共振幅值随间隙的变化规律。图 18（b）给出了

图 14 碰撞刚度 k2 对限位效果的影响

Fig. 14 Illustration of the effect of stiffness k2 on hard-stopping

图 15 碰撞刚度 k2 对底座受力的影响

Fig. 15 Illustration of the effect of stiffness k2 on the impact 
force on the base
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间隙为 1.2 mm 时，传动轴共振幅值随弹簧压缩量的

变化规律。传动轴在不同的间隙下随临界摩擦力的

变化结果如图 18（c）所示。可以看出，传动轴的共

振幅值随间隙的变化基本呈现出线性的变化规律，

随着弹簧压缩量的增加先减小后增大。实验得到的

参数影响规律与仿真结果相符，验证了本文理论模

型的正确性。

6　结　论

本文通过对传动轴与限幅减振器系统进行非线

性动力学建模与仿真，得到以下几点结论：

（1）随着传动轴不平衡量的变化，限幅减振器存

在四种工作状态，即无作用状态、正常减振状态、异

常减振状态及限位状态。限幅减振器主要工作在减

图 16 具有限幅减振器的单跨轴系试验平台

Fig. 16 Shaft test rig with a hybrid damper

图 17 传动轴响应结果

Fig. 17 Response of the shaft

图 18 参数变化对共振幅值的影响

     Fig. 18 Illustration of the effect of parameters on the
vibration amplitude
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振状态，利用传动轴与碰摩环的碰撞及干摩擦进行

减振；通过引入二次碰撞，可以对故障工况下的传动

轴起到一定的限位保护作用。

（2）在减振状态下，传动轴共振幅值随传动轴与

碰摩环之间间隙的减小而减小，随两者之间碰撞刚

度的增大总体呈现减小的趋势，随滑动摩擦力的增

大先减小后增大。并且，最优滑动摩擦力值会随传

动轴不平衡量及传动轴与碰摩环碰撞刚度的变化而

变化，而受传动轴与碰摩环之间间隙影响较小。在

限位状态下，碰摩环与底座之间的碰撞刚度越大，传

动轴的振幅越小，但同时也意味着底座可能受到更

大的冲击力。

在今后的研究工作中，拟进一步考虑传动轴的

涡动影响，建立二维平面以及三维空间的传动轴与

限幅减振器的非线性动力学模型，彻底厘清限幅减

振器的工作机理以及参数对减振器减振性能的影响

规律。
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Nonlinear dynamics of a supercritical tail rotor drive shaft equipped with 
a hybrid damper

WANG Dan， SONG Li-yao， CHEN Bai， LI Bo， ZHU Ru-peng， WU Hong-tao
（National Key Laboratory of Science and Technology on Helicopter Transmission， 

Nanjing University of Aeronautics and Astronautics， Nanjing 210016， China）

Abstract: The supercritical tail rotor drive shaft of a helicopter vibrates violently when driven through its critical speed. The hybrid 
damper is a specially-designed damper for the transcritical vibration reduction problem. The tail rotor drive shafts equipped with hy⁃
brid dampers are typical nonlinear system with friction and collision， and the dynamic characteristic is extremely complex. In order 
to uncover the underlying working mechanism and guide the design of the hybrid damper， a spring-mass-dashpot equivalent model 
with double-clearance structure has been established， the governing equations have been deduced and a systematic numerical simu⁃
lation has been carried out. The results demonstrate that the working modes of the hybrid damper can be divided into 4 categories 
according to the unbalance quantity： no-effect mode， normal-damping mode， abnormal-damping mode， and hard-stopping mode. 
Among them， the hard-stopping mode can provide a temporary protection for a wounded tail rotor drive shaft. In addition， the influ⁃
ence of the initial gap， collision stiffness and the critical friction force on the working performance of the damper has been illustrat⁃
ed. There is an optimal critical friction force associated with each unbalance quantity. Besides， in the hard-stopping mode， the vi⁃
bration amplitude can be reduced by increasing the collision stiffness between the rubbing ring and the base， which could also in⁃
duce a greater impact. Moreover， prototypes of the hybrid damper are designed， manufactured and tested on a shaft test rig. The 
simulation results are well verified by the experiments.

Key words: supercritical tail rotor drive shafts；hybrid damper；double clearance；dry friction；hard-stopping protection
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