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摘要　 柴油机卷簧扭振减振器因具有较高的可靠性和优良的性能,常应用于大功率船用柴油机进行扭振减振作用。
但因卷簧组属于叠曲梁大变形和非线性问题,其变形状态的描述、接触区域变化、周围空间对变形限制等,使得力学模型

的研究变得非常复杂,至今还没有一个高效准确的减振器刚度参数计算方法。 为此,研究卷簧减振器刚度计算模型,以
叠曲梁弯曲模型为基础,充分考虑了簧片间接触和限位销对簧片的支撑和限位作用等复杂因素,建立了完整的减振器刚

度力学模型和相关算法,开发了计算程序,并通过有限元分析的方法验证了模型的正确性。 在此基础上,研究了减振器

主要设计参数对力学性质的影响规律,为减振器的设计提供了依据。
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Abstract　 Owning high reliability and excellent performance, sleeve spring-type torsional vibration dampers is often used in

high-power marine diesel engine to reduce torsional vibration. However, since sleeve spring pack belongs to the large deformation
and nonlinear problem of the superposed curved beam, the description of the deformation state, the change of the contact area and
the limitation of the surrounding space on the deformation make the study of mechanical model very complicated. So far, there still
isn’ t an efficient and accurate computational method for the stiffness parameters. Therefore, the computational model of the
stiffness for the dampers was studied. Based on the superposed curved beam bending models, these complex factors such as the
contact between the springs, support and limit of stroke limiter were fully considered. A complete damper stiffness mechanics
model and related algorithms were presented and program was made as well. Correctness of the model was verified by the method
of finite element analysis. Based on this, the influence of the main design parameters of the damper on the mechanical properties
was studied, which provided a basis for design of the damper.
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　 　 引言

卷簧扭振减振器因其非线性性质明显,可设计参

数众多,可以比较方便地获得各种减振性能,而在大功

率船舶柴油机中得到了越来越多的重视。 但因其尺寸

非常大,工作时扭矩波动量大,使得其扭转刚度和自然

频率等试验测试非常困难[1]。 因此,通过推导力学模

型和建立相关算法,研究各设计参数对减振器力学性

质的影响规律,以及减振器关键零部件(卷簧组)强度

评估,可有效支撑减振器的设计和降低测试消耗。
扭振减振器在设计和选用的过程中,重点需要考

虑的是减振器的自然频率,直接决定着减振器是否能

够按照需要降低某个特定极限转速下的振动响应,即
扭振控制中的定调比确定问题[2-3]。 卷簧扭振减振器

的基本结构如图 1 所示,它安装在柴油机发动机曲轴

自由端上,当减振器主次轮毂相对转动时,减振器通过
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簧片挤压变形、冷却油的流动来吸收振动能量,起到减

轻扭转振动的作用[4]。
目前,已有对卷簧扭振减振器线性段刚度参数计

算的经验公式[5]9-15,能计算线性段簧片厚度按照比例

变化的卷簧组刚度。 至今还没有高效的卷簧扭振减振

器刚度计算模型,无法考虑诸多非线性因素,制约了参

数的优化。 现在研究卷簧扭振减振器一般采用有限元

法[6-7],有限元法在处理大变形和接触问题方面已经比

较成熟,但减振器不仅涉及簧片大变形和各层簧片间

的接触,还涉及内部限位销的支撑与限位[8-9],其分析

过程复杂繁琐,不利于其参数设计和规律研究。 因此,
高效的力学模型和算法,对于研究各个参数对减振器

力学性质的影响和支持是非常必要的。

图 1　 卷簧扭振减振器

Fig.1　 Sleeve spring-type torsional vibration dampers

本文作者在文献[10]中直接给出了力学模型和

部分计算结果,本文推导了完整的力学模型,开发了数

值计算程序,并采用了有限元分析的方法对模型和程

序进行了验证,并在此基础上研究了其减振器设计参

数对力学性质的影响规律。

1　 卷簧扭振减振器的力学模型

1. 1　 卷簧扭振减振器的参数

卷簧组(图 2)被安装在由内外轮毂组成的圆柱形

空间内,内部有限位销支撑。

图 2　 卷簧组及限位销参数

Fig.2　 Sleeve spring pack and stroke limiter specifications

为了推导力学模型方便,与其性能有关的参数定

义如表 1。

表 1　 减振器参数含义

Tab.1　 Damper specifications meaning

序号
Number

变量
Variable

含义
Meaning

1 nh

每组卷簧组含弹簧片数
Sleeve springs number per group of sleeve

spring pack

2 Dout
卷簧组的外经

Outer meridian of sleeve spring pack

3 d 从外到内的簧片厚度
Thickness from outside to inside

4 Δh
簧片下方开口的一半

Half of the openings below the sleeve spring

5 δb
限位销座宽度的一半

Half of the width of stroke limiter’s bottom

6 Rb
限位销柱面半径

Limit pin cylinder radius

7 FE
单个簧片开口处受到的限位力

The limiting force on a opening sleeve spring

8 R0
簧片初始半径

Sleeve spring Initial radius

9 γ 最大扭转角度
Maximum torsion angle

10 EI 簧片的抗弯刚度
Bending rigidity of sleeve springs

11 yE
开口处末端的位移坐标

Displacement coordinates at the end of the opening

12 yC
接触点的位置坐标

Position coordinates of contact points

13 sC
接触段的弧长

Arc length of the contact segment

14 B 簧片横向宽度
Transverse width of sleeve springs

15 E 弹性模量
Elastic modulus

16 υ 泊松比
Poisson’s ratio

17 η s( )

以-x 轴为初始位置,变形前簧片中线转角
Center line angle of spring before deformation,

-x axis is the initial position

18 φ s( )

以-x 轴为初始位置,变形后簧片中线转角
Center line angle of spring after deformation,

-x axis is the initial position

1. 2　 力学模型的建立

因簧片结构和载荷状况具有对称性,本文取单个

簧片的一半来描述其变形(图 3),并将其看成叠曲梁

弯曲问题,在直角坐标系下,利用 Euler-Bernoulli 曲梁

理论建立力学模型。
由于力学模型在变形阶段会出现一些不同的状

态,为了描述方便,定义如下两个名词:
(1)接触:随着簧片弯曲程度的增加,簧片内侧接

触限位销外柱面,接触区域不断扩展,曲率半径达到限

位销外圆半径时,进入接触阶段。
(2)限位:簧片开口处接触限位销座,此时簧片开

口大小将保持不变,进入限位阶段。
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图 3　 单个簧片参数及阶段状态

Fig.3　 The single spring specifications and stage state

本文针对簧片变形可能发生的状态分为如下四个

阶段:
第一阶段为非接触非限位阶段:如图 3a 所示,限

位销对簧片没有接触力作用。
第二阶段为非接触限位阶段:如图 3b 所示,簧片

接触发生前,簧片末端 B 点达到限位状态。
第三阶段为接触非限位阶段:如图 3c 所示,随着

负荷 F 的增加,接触区域会不断增加,开口不断缩小,
接触末端为接触点 C。

第四阶段为接触限位阶段:如图 3d 所示,随着负

荷 F 的增加,接触点 C 不断下移,B 点接触限位销座

且不断沿限位销座外移。
曲梁弯曲的力学模型

d
ds

EI φ s( ) - η s( )( )[ ] = M s( ) (1)

　 　 s 与 x、y 的关系　

x = - ∫s
0
cosφds

y = Ro - ∫s
0
sinφds

ì

î

í

ï
ï

ï
ï

(2)

　 　 并有微分关系

ds
dy

= - 1
sinφ

(3)

　 　 因初始弯曲状态已知,即
d
ds
η s( ) = 1

Ro
(4)

　 　 所以簧片的通用力学模型为

EI(dφ
ds

- 1
Ro

) = M (5)

　 　 每组叠片弹簧的各个簧片相当并联弹簧,将切向

变形量转换成转角,力转换成力矩后,最终可计算出在

某一转角下的总力矩值。
1. 3　 非接触非限位阶段的力学模型

在此基础上,分别推导四个阶段的力学模型。
第一阶段的弯矩为

M =
Fy y ≥ 0
0 y < 0{ (6)

　 　 当 y≥0 时,簧片力学模型为

EI dφ
ds

- 1
Ro

( ) = Fy (7)

　 　 利用公式(3),进行变换,并对 y 积分得到

cosφ = Fy2

2EI
+ y
Ro

+ C (8)

其中,C 为积分常数,依据边界条件

φ y = Ro
= 0 (9)

　 　 可确定积分常数 C,最终转角公式为

cosφ = 1
Ro

y + F
2EI

y2 -
FR2

o

2EI
(10)

　 　 当 F 达到一定值时,上端开始接触限位销,即当

y = Ro 时, dφ / ds = 1 / Rb, 此时 F 应满足

EI dφ
ds

- EI 1
Ro

= EI 1
Rb

- EI 1
Ro

= F1Ro (11)

　 　 解得

F1 = EI
1

RbRo

- 1
R2

o
( ) (12)

其中,当 F > F1 时,进入接触阶段,需采用下文得出的

第三阶段的计算公式。
当 y≥0 时,基于转角的计算公式和公式(2)可计

算出簧片的形状描述的 x 和 y 坐标。
当 y<0 时,由于此段无弯矩,曲率为初始曲率

dφ
ds

= 1
Ro

(13)

　 　 则有

φ =
s - s0
Ro

+ φ0 (14)

其中, s0 和 φ0 分别为 y= 0 时的弧长和转角,且有

cosφ0 = -
FR2

o

2EI
(15)

1. 4　 非接触限位阶段的力学模型

第二阶段的弯矩为

M =
Fy - FE y - yE

( ) y ≥ 0

- FE(y - yE) y < 0{ (16)

其中,开口处末端水平力和末端 y 坐标 FE、yE 由末端

的限位情况决定。
当 y≥0 时,簧片力学模型为
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EI dφ
ds

- 1
Ro

( ) = Fy - FE y - yE
( ) (17)

　 　 利用公式(3)进行变换再对 y 积分,并利用边界

条件见公式(9),可确定积分常数 C,转角公式为

cosφ =
F - FE( )

2EI
y2 - R2

o( ) +
FEyE

EI
y - Ro( ) + y

Ro

(18)
　 　 当 y= 0 时,有

cosφ y = 0 = -
F - FE( ) R2

o

2EI
-
FEyERo

EI
(19)

　 　 当 y<0 时,簧片力学模型为

EI dφ
ds

- EI 1
Ro

= - FE y - yE
( ) (20)

　 　 同样进行如上变换和积分得到转角公式为

cosφ =-
FE

2EI
y2 +

FEyE

EI
+ 1
Ro

( ) y + C (21)

　 　 利用 y= 0 时,上下两端簧片中线曲线的光滑条件

cosφ y = 0 + = cosφ y = 0 - (22)
　 　 可确定积分常数 C,最终转角公式为

cosφ =-
FE

2EI
y2 +

FEyE

EI
+ 1
Ro

( ) y -

F - FE( ) R2
o

2EI
-
FEyERo

EI
(23)

其中,利用开口末端边界条件,即末端 x 坐标为-δb,可
确定 yC、FE、yE。 在实际数值计算中,可采用迭代计算

的方法确定。
1. 5　 接触非限位阶段的力学模型

当簧片进入接触阶段,并在达到限位前,对于某特

定 F 和接触点坐标 yC 满足

EI 1
Rb

- 1
Ro

( ) = FyC (24)

　 　 可以解出接触点位置的 y 坐标为

yC
= EI 1

F
1
Rb

- 1
Ro

( ) (25)

　 　 接触段的弧长为

sC = Rbarccos
yC

- Ro - Rb( )

Rb
( ) (26)

　 　 当 y≥0 时,接触点 yC 与 y= 0 之间的力矩为

M = Fy (27)
　 　 此时转角满足公式(7),同样进行变换和积分得

到转角公式(8),根据接触点条件

cosφ y = yc
=
yC

- Ro - Rb( )

Rb
(28)

　 　 可确定积分常数 C,最终得出接触点 yC 与 y= 0 之

间的转角公式,其中 yC 见公式(25)。

cosφ =
F y2 - y2

C
( )

2EI
+
y - yC

Ro

+
yC

- Ro - Rb( )

Rb

(29)
　 　 随着 y 坐标的变换,弧长计算中可分两个部分,接
触部分和非接触部分,最后弧长公式为

s = Rbarccos
yC

- Ro - Rb( )

Rb

+ ∫y
yC

- 1
sinφ( ) dy

(30)
　 　 对于当 y<0 时的变形计算如下。 通过式(29)和
式(30),可积分计算出 y = 0 处转角及弧长 φ0 和 s0。
由于此段无弯矩,曲率为初始曲率,见公式(13),则转

角公式见式(14),其中,由式(29), φ0 满足

cosφ0 = -
Fy2

C

2EI
-
yC

Ro

+
yC

- Ro - Rb( )

Rb
(31)

1. 6　 接触限位阶段的力学模型

接触和限位同时出现时,此阶段的弯矩为

M =
Fy - FE y - yE

( ) 0 ≤ y ≤ yC

- FE y - yE
( ) y < 0{ (32)

其中,开口处末端水平力和末端 y 坐标 FE、yE 由末端

的限位情况决定。
对于接触点 yC 有

EI 1
Rb

- 1
Ro

( ) = FyC
- FE yC

- yE
( ) (33)

　 　 由式(33)可以看出, yC 与 F、FE、yE 有关,通过变

形计算后得出接触点的坐标为

yC
=
EI 1

Rb

- 1
Ro

( ) - FEyE

F - FE
(34)

　 　 当 0≤y≤ yC 时,簧片力学模型见公式(17),同样

进行如上变换和对 y 积分,并利用接触点条件见公式

(34), 可确定积分常数 C,最终得转角计算公式为

cosφ =
F - FE( )

2EI
y2 - y2

C
( ) +

FEyE

EI
+ 1
Ro

( ) y - yC
( ) +

yC
- Ro - Rb( )

Rb

(35)
　 　 当 y= 0 时,有

cosφ y = 0 = -
F - FE( )

2EI
y2
C
-

FEyE

EI
+ 1
Ro

( ) yC
+

yC
- Ro - Rb( )

Rb
(36)

　 　 当 y<0 时,簧片力学模型见公式(20),同样进行

如上变换和对 y 积分,并利用 y = 0 时,上下两段簧片

中线曲线光滑条件见公式(22),可确定积分常数 C,最
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终得转角计算公式为

cosφ =-
FE

2EI
y2 -

F - FE( )

2EI
y2
C
+

FEyE

EI
+ 1
Ro

( ) y - yC
( ) +

yC
- Ro - Rb( )

Rb
　 　(37)

2　 减振器数值计算和验证

2. 1　 计算方法与流程

计算程序采用 Fortran95 编制,其主要计算步骤如

下:
(1)在簧片中轴线与 X 轴交界处施加逐渐递增的

水平力并判断各簧片的变形阶段。
(2)采用自然坐标将簧片的变形量转化为扭转

角,并从卷簧组中间向边缘按照一定的弧长步长逐步

计算各簧片弧长。
(3)在簧片接触限位销座发生限位后,通过数值

积分的迭代来修正开口处的限位载荷。
(4)利用线性插值求出在固定变形量下的载荷,

输出各扭转角下的扭矩。
2. 2　 算例分析检验

为了验证模型和算法,采用有限元分析来进行验

证载荷与变形关系,这里给出某卷簧扭振减振器的部

分参数见表 2。
表 2　 某减振器参数

Tab.2　 Damper specifications

参数 Parameter 数值 Value
nh 2
d / mm 3. 75;3. 33
δb / mm 10
Rb / mm 32
Dout / mm 90. 278
B / mm 45
Δh / mm 20
E / GPa 210
υ 0. 3

利用有限元法计算减振器的扭转刚度,其主要步

骤与要点如下: (1)选择 4 节点四边形单元类型来分

析平面应变问题,效率最高,精度较高。 (2)手动划分

网格,控制簧片单元边线长度。 (3)设置簧片之间、簧
片与限位销座间的接触对。 (4)在簧片及限位销对称

轴处固定。 (5)在 x 轴与最外层簧片中轴线交界处施

加较大载荷。 (6) 求解并导出簧片 x 轴与最外层簧片

中轴线交界处的位移。 分析后得到的接触面压力图如

图 4 所示。
由图 4 可知,在限位前簧片上端受到各层簧片挤

压变形,接触面压力最大;限位后,簧片下端接触面压

力最大,可见有限元模型比较合理。

图 4　 接触面压力

Fig.4　 Contact surface pressure

图 5 是经数据分析后用 Origin 软件绘出两簧片在

y= 0 处的有限元与程序计算的载荷位移曲线对比图,
可知程序和有限元计算的变形结果吻合较好,说明了

本文所推导的变形公式的准确性。

图 5　 载荷位移曲线对比

Fig.5　 Comparison of load-displacement curves

由于在实际应用中,簧片的扭转角在 2°以下,难
以接触限位销座,所以只需考虑线性段的刚度。 现给

出最外层簧片的程序方法与有限元法计算出的位移及

相对误差,如表 3。
表 3　 相对误差表

Tab.3　 Relative error table

载荷
Load F / N

程序方法
Program X1 / m

有限元法
FEM X1 / m

相对误差
Relative error / %

60 9. 234 9×10-5 8. 898 4×10-5 3. 64

120 1. 838 9×10-4 1. 782 7×10-4 3. 06

180 2. 751 9×10-4 2. 678 3×10-4 2. 67

240 3. 662 6×10-4 3. 576 5×10-4 2. 35

300 4. 571×10-4 4. 477 4×10-4 2. 05

360 5. 5×10-4 5. 381 2×10-4 2. 16

　 　 由表可知,线性段刚度的计算精度较高。
文献[5] 9-15采用经验公式,计算了一个减振器线

性段的扭转刚度。 两者计算结果分别为:文献[5] 9-15

的计算结果:1. 46×106Nm / rad;本文方法的计算结果:
1. 36×106Nm / rad。 可以看出两种方法计算的线性段

刚度差异较小。
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3　 卷簧扭振减振器的力学性质研究

针对含有 4 片簧片的卷簧组,利用本文力学模型

对卷簧扭振减振器的力学性质进行研究。
3. 1　 卷簧组的横向变形规律

经程序计算,得到簧片沿 X 轴方向上的力 F 和位

移 X 的相关数据,卷簧组中由外向内各簧片的载荷位

移曲线如图 6 所示。

图 6　 卷簧组的载荷位移曲线

Fig.6　 Load-displacement curve of sleeve spring pack

由此图可以得出以下结论:随着力 F 的增加,簧
片位移 X 随之增加,越靠近限位销的簧片在减振器力

F 越小的情况下出现非线性特征,提前接触限位销座,
发生限位。
3. 2　 限位销座的大小对扭转刚度的影响

针对不同限位销座宽度 δb,得到三组转角与扭矩

结果,限位销座宽度与扭转刚度关系曲线见图 7。

图 7　 限位销座宽度与扭转刚度曲线

Fig.7　 Curve between width of stroke limiter’s bottom
and torsional stiffness

从计算结果可以看出,宽度越大的限位销座会在

减振器扭转角越小的情况下出现非线性特征,且刚度

强化明显。
3. 3　 簧片厚度比例对扭转刚度的影响

表 3 把各组卷簧组的簧片厚度按照表 4 的比例设

置成等比递减的厚度值,为了保证减振器的自然频率

不变,需分析在减振器总刚度不变的情况下,簧片厚度

比例对扭转刚度的影响规律。 簧片厚度比例与扭转刚

度关系曲线见图 8。

表 4　 每组簧片厚度比例

Tab.4　 Ratio of springs thickness per set

组号
Group number

簧片厚度比例
Thickness ratio of spring

1 1. 1
2 1. 2
3 1. 3

图 8　 簧片厚度比例与扭转刚度曲线

Fig.8　 Curve between thickness ratio and torsional stiffness

从计算结果可以看出,簧片厚度比例是决定卷簧

组刚度的重要因素,对扭转刚度的影响显著,对卷簧组

的选择提供了重要依据。

4　 结论

本文基于曲梁模型,推导了高效的卷簧扭振减振

器力学模型,开发了相关算法和计算程序,模型充分考

虑存在的接触和大变形等因素。 论文在力学模型的基

础上,还探讨了各个设计参数对减振器力学性质的影

响规律。 这里对主要结果总结如下:
1)本文给出的力学模型和算法,可以高效地计算

减振器力学性质,对研究设计方案和优化设计非常方

便;
2)在保证减振器扭转刚度要求的情况下,采用较

厚的簧片,可以减少簧片片数和降低簧片组的总厚度,
但会使得簧片应力增加明显;

3)减振器在较小的扭转角情况下,即簧片开口与

限位销座接触前,刚度基本呈现线性变化;
4)簧片间的接触对刚度的非线性特征无明显影

响;
5)为了使得各簧片具有相对接近的强度,外圈宜

采用较厚的簧片,簧片厚度比例可按照靠近 1 的规律

设计;
6)限位销座宽度对减振器非线性规律影响明显,

较宽的限位销座,可以使得减振器在较小的扭转角时,
就有明显的刚度增加,减振器振幅将不会有明显增加,
会对减振效果有一定限制。
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