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摘　要：为探究大载荷货梯曳引系统的非线性时变振动问题，课题组构建了一种针对货梯曳引系统的非线性动力学模
型。该模型综合考虑了钢丝绳、导轨支架系统的时变刚度及承重梁的刚度，对动力学影响较小的因素进行简化；运用

ＲｕｎｇｅＫｕｔｔａ法进行求解并进行了实验验证，分析了货梯不同疏密度的导轨支架对轿厢振动的影响；分析了货物堆叠跌
落对曳引系统强度的影响。结果表明：实验所测最大振动加速度与仿真分析数据吻合良好，加速度最大数值误差小于

１０％，验证了简化模型的准确性；货梯最大应力值随着运行高度的上升而增大，最大为１３０ＭＰａ，安全系数随着高度增加
逐渐减小至５．９０，远远小于曳引绳最小安全系数２０．９４。课题组所提出的方法能较好地反映大载荷曳引系统货梯的振
动特性。
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　　货梯是企业对物品进行垂直搬运的重要工具，随

着社会与工业发展所需搬运的货物越来越重，货梯的

载荷也不断增加。一般将载荷大于５ｔ的货梯称为大

载荷货梯。大载荷货梯载荷大，常用于运送军工、航天
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和汽车等重型设备，这些设备在输送环节中，对振动等

相对敏感，因此要求对货梯在工作中的振动进行分析，

以满足货梯的减振需求。大载荷货梯的振动分析需考

虑电梯曳引钢丝绳的时变刚度，导轨的支撑刚度的影

响，这两者都是时变刚度，因此，曳引系统总体上是非

线性系统。对于钢丝绳的时变问题，Ｚｈｕ等［１］分别针

对静态与运行状态提出了不同边界条件下电梯曳引钢

丝绳的线性模型。于德介等［２］利用拉格朗日方程建

立了１∶１电梯系统７自由度振动模型，提出了一种基

于实测系统固有频率的电梯动力学模型修正方法；

Ｋａｎｇ等［３］分析轿厢内货物的质量以及轿厢所处位置

与系统共振频率的关系，发现钢丝绳与轿厢的共振是

导致系统垂直方向的振动主要原因。Ｍｅｉ等［４］建立了

９自由度曳引电梯模型，以电梯垂直振动加速度幅值

为目标函数，对其运行状态参数和结构参数进行了优

化。Ｑｉｕ等［５］和Ｗｕ等［６］提出了一种基于能量的振动

模型描述高速电梯的多向耦合特性，分析了结构与运

动特性，结合运动能量、弹性势能用能量和虚功来描述

振动特性。傅武军等［７］将轿厢轿架之间视为刚性联

接，建立了轿厢 ５自由度水平振动模型；并分别讨论

了在不同导轨激励扰动下电梯轿厢的振动加速度响

应。卢明阳［８］利用有限差分法求解动力学模型的微

分方程，通过对比实验数据和仿真结果，得出导轨产生

的随机激励是引起轿厢振动的主要因素之一。李醒飞

等［９］和夏冰虎等［１０］在此基础上进行了仿真和实验，验

证了导轨不平度引发的刚度变化是轿厢横向产生振动

的主要原因，并考虑导轨刚度的时变性建立了非线性

水平振动系统模型，并给出了模型数值求解仿真结果。

全文平等［１１１２］充分考虑导靴刚度、阻尼以及摩擦等非

线性特性，建立了轿厢导靴导轨动力模型，并给出了

相关的振动方程。吴虎城等［１３］针对电梯提升系统曳

引钢丝绳的时变特性，改变曳引钢丝绳的提升质量、线

密度及导靴刚度系数和阻尼系数获得不同参数下的轿

厢横向振动响应。

上述学者的研究大多是针对客梯的，关于货梯的

研究较少。课题组在上述学者研究的基础上，考虑了

曳引梁对整个曳引系统的影响，曳引钢丝绳的时变特

性，以及导轨不平顺性导致的刚度变化，建立了大载荷

货梯曳引系统振动模型，并用ＲｕｎｇｅＫｕｔｔａ法对振动方

程进行求解，并进行了实验论证。最后课题组利用

ＭＡＴＬＡＢ仿真模拟曳引系统对货梯振动性能的影响，

为货梯曳引系统振动特性的进一步分析提供了参考。

１　大载荷货梯曳引系统振动模型

１．１　曳引梁的刚度模型

曳引梁是承载曳引机的支撑部件。建立货梯动力

学模型时，可以将曳引梁进行等效弹性［１４］处理，与曳

引梁的减振橡胶串联。曳引梁的弹性模量和抗弯截面

惯性矩分别为Ｅｃ和Ｉｃ。曳引梁刚度模型如图１所示，

且有：

ｋｘ１＝
ｗ
ｗ２
ｋ；ｋｘ２＝

ｗ
ｗ１
ｋ。

其中，

ｋ＝
１９２ＥｃＩｃＬ

（Ｌ－Ｓ）２（２ＬＳ－３Ｓ２＋Ｌ２）
。 （１）

式中：ｋｘ１为下曳引梁等效刚度，ｋｘ２为上曳引梁等效刚

度，Ｌ为曳引梁长度，Ｓ为２块减振橡胶之间的距离，ｋ

为单根曳引梁的刚度。

假设２根曳引梁上的每块橡胶的刚度为 ｋｘ３和 ｋｘ４
（每根曳引梁上放有２块相同的像胶），ｋｘ５为单根曳引

梁与底座橡胶的等效刚度。为了保证在静力作用下货

梯曳引机不发生倾斜，必须满足每根曳引梁与其橡胶

的等效刚度相同，即

２ｋｘ１ｋｘ３
ｋｘ１＋２ｋｘ３

＝
２ｋｘ２ｋｘ４
ｋｘ２＋２ｋｘ４

＝ｋｘ５。 （２）

这样，所有曳引梁及底座橡胶的总等效刚度为：

ｋ１＝２ｋｘ５。 （３）

图１　曳引梁刚度模型

Ｆｉｇｕｒｅ１　Ｔｒａｃｔｉｏｎｂｅａｍｓｔｉｆｆｎｅｓｓｍｏｄｅｌ

１．２　曳引绳的变刚度模型

曳引绳是作为电梯曳引系统的重要组成部分，考
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虑到曳引绳由多根钢丝绳捻制而成，则有

ｋ２＝
ＥｇＡ１Ｎ
Ｌ０－ＬＵ

。 （４）

式中：Ｅｇ为钢丝绳的弹性模量，Ｌ０为钢丝绳初始长度，

Ａ１为钢丝绳横截面积，Ｎ为曳引绳中钢丝绳的股数，

ＬＵ为曳引绳由于运行工况升降变化的长度。

由于ＬＵ随电梯运行变化，ｋ２也不断变化，使得曳

引绳为变刚度系统。

１．３　导轨变刚度模型

导轨是安装在电梯井道中的２列垂直且对称的轨

道，主要作用是控制着电梯轿厢的运行轨迹，保证其沿

着轨道上下运动。在实际中，由于导轨支架的周期性

分布［１５］，导轨对导靴的作用力以及导轨变形呈现出周

期性变化，即导轨的刚度发生周期性变化。为分析导

轨刚度的变化规律，用ＳｏｌｉｄＷｏｒｋｓ软件依次在１０ｍ长

的导轨上插入连接板和导轨支架，建立导轨及支架系

统的三维模型如图２所示。

图２　导轨变刚度三维模型示意图

Ｆｉｇｕｒｅ２　Ｔｈｒｅｅｄｉｍｅｎｓｉｏｎａｌｍｏｄｅｌｏｆ

ｖａｒｉａｂｌｅｓｔｉｆｆｎｅｓｓｏｆｇｕｉｄｅｒａｉｌ

课题组按照合作企业的设计要求，设定２个导轨

支架之间的间距为１．２ｍ。依照图３所示的导轨变刚

度模型建立导轨变刚度动力学模型。

图３中，点Ａ，Ｂ为导轨上连续的２个导轨支架支

撑点。假设滑动导靴运行到Ｃ点，可以看作在 Ｃ点增

加载荷Ｆ，规定向右为正。设ＡＣ长为ａ，ＢＣ长为ｂ，由

于Ｃ点施加了力Ｆ，则Ａ点的反作用力为：

ＲＡ＝Ｆｂ
２（１＋２ａ／ｓ）／ｓ２。

图３　导轨变刚度模型

Ｆｉｇｕｒｅ２　Ｇｕｉｄｅｒａｉｌｖａｒｉａｂｌｅｓｔｉｆｆｎｅｓｓｍｏｄｅｌ

Ｂ点的反力：

ＲＢ＝Ｆａ
２（１＋２ｂ／ｓ）／ｓ２。

可求得在Ｃ点施加力Ｆ后的挠度［１５］：

ＷＣ＝
２Ｆ
３ＥＩｆ

ａ２ｂ２

（３ａ＋ｂ）[ ]２ 。 （５）

式中：Ｅ为导轨的弹性模量，Ｉｆ为导轨的材料横截面对

弯曲中性轴的惯性矩。

则点Ｃ的刚度ｋＣ为：

ｋＣ＝
４８ＥｄＩｄ
Ｌｄ

＋
３ＥＩｆ

２ ａ２ｂ２

（３ａ＋ｂ）[ ]２
。 （６）

式中：Ｅｄ为导轨支架的弹性模量，Ｉｄ为导轨支架的材

料横截面对弯曲中性轴的惯性矩，Ｌｄ为导轨长度。

１．４　曳引系统振动模型

对于图４所示的大载荷货梯曳引电梯系统，考虑

低速状况下曳引绳的横向振动对电梯系统影响不大，

电梯振动系统可以看作主要由曳引绳、轿厢、轿架和导

轨系统组成，为简化曳引系统振动建模，本研究中建模

特作以下假设：

１）不考虑钢丝绳质量和自由度，认为钢丝绳均

匀、各向同性，是复合理想弹性体。

２）多根钢丝绳视为具有等效截面的单根钢丝绳。

３）轿厢与轿架刚性连接，视轿厢与轿架为一个具

有质量和转动惯量的刚体［１６］。

４）将水平振动非线性系统简化为线性弹簧阻尼

系统。
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图４　曳引系统动力学模型

Ｆｉｇｕｒｅ４　Ｄｙｎａｍｉｃｓｍｏｄｅｌｏｆｔｒａｃｔｉｏｎｓｙｓｔｅｍ

根据牛顿第二定律，建立大载荷货梯曳引系统５

自由度运动微分方程：

１）曳引梁振动方程

ｍ１Ｚ̈１＝－（ｃ１＋ｃ２＋ｃ３）Ｚ
·

１＋ｃ２Ｚ
·

２＋ｃ３Ｚ
·

３＋（ｃ３－

ｃ２）ｒθ－（ｋ１＋ｋ２＋ｋ３）Ｚ１＋ｋ２Ｚ２＋ｋ３Ｚ３＋（ｋ３－ｋ２）ｒθ１。

（７）

式中：ｍ１是曳引机的质量；ｃ１，ｃ２，ｃ３分别为曳引梁，轿

厢端Ｚ方向，对重端Ｚ方向阻尼；ｋ１，ｋ２，ｋ３分别为曳引

梁、轿厢端和对重端的弹簧刚度；Ｚ１，Ｚ２，Ｚ３分别为为

曳引梁、轿厢端和对重端的振动位移；Ｚ·１，Ｚ
·

２，Ｚ
·

３分别

为曳引梁、轿厢端和对重端的振动速度；ｒ为曳引轮半

径；θ为曳引轮的偏转角；Ｚ̈１为曳引梁的振动加速度。

２）对重端Ｚ方向振动方程

ｍ３Ｚ̈３＝ｋ３（Ｚ１－Ｚ３－ｒθ１）＋ｃ３（Ｚ
·

１－Ｚ
·

３－ｒθ１）。（８）

３）曳引系统耦合振动微分方程

（ｍ２＋ｍ）Ｚ̈２ ＝－ｃ２Ｚ
·

２ ＋ｃ２Ｚ
·

１ ＋ｃ２ｒθ１ －ｋ２Ｚ２ ＋

ｋ２ｒθ１＋ｋ２Ｚ１±（ｋ５Ｙ＋ｋ４Ｙ）。 （９）

式中：ｍ２为电梯轿厢质量，ｍ为电梯负载质量，ｍ３为

对重端质量，μ为滑动摩擦因数，ｋ４为左导轨与轿厢连

结的刚度，ｋ５为右导轨与轿厢连结的刚度。

４）曳引系统Ｙ方向振动方程为：

（ｍ２＋ｍ）Ｙ̈ｒ＝－（ｍ２＋ｍ）Ｙ̈ｇ－ｋ４（Ｙｒ＋ｄｓｉｎθ）ｄ＋

ｋ５（Ｙｒ－ｅｓｉｎθ２）ｅ－（ｃ５＋ｃ４）Ｙ
·

ｒ。 （１０）

式中：Ｙｒ为曳引系统 Ｙ方向相对位移，Ｙｇ为曳引系统

Ｙ方向基础位移，ｃ４为左导轨与轿厢连结的阻尼，ｃ５为

右导轨与轿厢连结的阻尼，θ２为轿厢的偏转角，ｅ为右

导靴至偏心的垂直距离。

５）轿厢偏转角振动方程

Ｊ２θ̈２＝ｋ４［（Ｚ＋ｆｓｉｎθ２）］ｆ＋ｋ５［（Ｚ－ｇｓｉｎθ２）］ｇ±

μ（ｋ４－ｋ５）Ｙ
ｃ
２。 （１１）

式中：ｆ为轿厢顶部中心至导靴的垂直距离，ｇ为轿厢

底部中心至导靴的垂直距离，ｃ为导靴阻尼。

根据建立的非线性微分方程，利用四阶 Ｒｕｎｇｅ

Ｋｕｔｔａ法对微分方程进行求解。曳引系统仿真流程如

图５所示，其中 Ｔ为当前仿真时间，Δｔ为 ＭＡＴＬＡＢ仿

真时的步长。

图５　曳引系统仿真流程图

Ｆｉｇｕｒｅ５　Ｓｉｍｕｌａｔｉｏｎｆｌｏｗｃｈａｒｔｏｆｔｒａｃｔｉｏｎｓｙｓｔｅｍ

２　大载荷货梯曳引系统振动模型求解

２．１　ＭＡＴＬＡＢ中模型参数设定

根据课题组提出的大载荷货梯曳引系统的振动模

型，在 ＭＡＴＬＡＢ中使用四阶 ＲｕｎｇｅＫｕｔｔａ法编写程序

进行大载货电梯曳引系统的仿真研究。与电梯曳引系

统相关的参数会参考设计标准进行估算或者测量计算

得出，部分曳引系统参数如表１所示。
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表１　曳引系统参数表

Ｔａｂｌｅ１　Ｐａｒａｍｅｔｅｒｔａｂｌｅｏｆｔｒａｃｔｉｏｎｓｙｓｔｅｍ
钢丝绳弹性

模量Ｅｇ／ＧＰａ

钢丝绳横截面

面积Ａ／ｍｍ２
钢丝绳

根数Ｎ

阻尼比

ξ

轿厢初始位置和曳

引机之间的距离Ｌ２／ｍ

曳引机

质量ｍ１／ｔ

电梯轿厢

质量ｍ２／ｔ

７２．３［１７］ ６８．３３ ６ ０．１５ １０．０ １．０ ８．０

电梯负载

质量ｍ／ｔ

配重质量

ｍ３／ｔ

导轨材料

弹性模量／ＧＰａ

导轨（Ｔ１４０１／Ｂ）

截面惯性矩Ｉ／ｍｍ４
上下导靴

间距ｈ／ｍ

导轨支架

间距ｓ／ｍ

７．５ １０．０ ２００．０ ２３７０ ３．０ １．２

２．２　仿真工况

电梯企业对曳引轮进行控制，给出的理想货梯运

行曲线如图６所示。货梯在运行时，通过曳引机控制

轿厢运输，选择合适的电梯运行曲线，可以减小货梯产

生的振动以及缩短运行耗费的时间，提高安全性以及

效率。课题组根据货梯实际运行曲线，模拟货梯系统

仿真时的加速度函数与速度函数如下：

ａ１ ＝

π
８ｓｉｎ（

πｔ
４），０≤ｔ＜４；

０，０≤ｔ＜４；

－π８ｓｉｎ（
π（１２－ｔ）
４ ），０≤ｔ＜４











 。

（１２）

ｖ＝

１
２ １－ｃｏｓ

πｔ( )( )４
，０≤ｔ＜４；

１，４≤ｔ＜８；

１
２ １－ｃｏｓ

π（１２－ｔ）( )( )４
，８≤ｔ≤１２











 。

（１３）

式中：ｔ为时间，ｓ；ａ１为货梯加速度，ｍ／ｓ
２；ｖ为货梯运行

速度，ｍ／ｓ。

钢丝绳的变化量：

Ｌｕ ＝∫
ｔ１

ｔ０
ｖｄｔ。

式中：ｔ０，ｔ１分别为运行工况的起始时间和终止时间。

则导靴在导轨上的运行距离：

Ｌ１ ＝

∫
ｔｄ１

０
ｖｄｔ，０≤ｔ＜ｔｄ１；

∫
ｔｄ２

ｔｄ１
ｖｄｔ－１．２，ｔｄ１≤ｔ＜ｔｄ２；












。

（１４）

式中：ｔｄ１为导靴从第１个导轨支架运行到第２个导轨

支架间隔时间；以此类推，可知ｔｄ２为导靴从第２个导轨

支架运行到第３个导轨支架间隔时间。

则由∫
ｔｄ１

０
ｖｄｔ＝１．２ｍ可求ｔｄ１，由∫

ｔｄ２

ｔｄ１
ｖｄｔ＝１．２ｍ可

求ｔｄ２，以此类推。

图６　货梯运行曲线图

Ｆｉｇｕｒｅ６　Ｆｒｅｉｇｈｔｅｌｅｖａｔｏｒｏｐｅｒａｔｉｏｎｃｕｒｖｅ

图７所示为仿真模型中曳引系统各方向定义。由

图可知，Ｘ正方向为曳引系统对应轿门侧方向，Ｙ正方

向为曳引系统对应右侧导轨方向，Ｚ正方向对应曳引

系统的曳引机位置方向。

图７　曳引系统各方向定义

Ｆｉｇｕｒｅ７　Ｄｅｆｉｎｉｔｉｏｎｏｆｅａｃｈｄｉｒｅｃｔｉｏｎｏｆｔｒａｃｔｉｏｎｓｙｓｔｅｍ
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２．３　ＭＡＴＬＡＢ模型仿真结果

将式（１２）和（１３）作为模型工况函数输入，设置载

荷、初始位移及其初始速度为０，得到图８～９所示曳

引系统空载上下行振动加速度响应图。由图８～９可

知，曳引系统Ｚ方向振动加速度响应最大值达到０．５４

ｍ／ｓ２，上行工况的振动比下行工况要激烈。这是因为

制动受到冲击时是整个系统产生振动最恶劣的情况，

而上行时曳引钢丝绳缩短，靠近曳引机，导致抵抗振动

的能力减弱，所以上行接近顶层时系统振动会比在下

行接近底层时更剧烈。空载、半载和满载工况下 Ｚ方

向仿真振动最大加速度数据如表２所示。

图８　空载上行Ｚ方向振动加速度响应图

Ｆｉｇｕｒｅ８　Ａｃｃｅｌｅｒａｔｉｏｎｒｅｓｐｏｎｓｅｄｉａｇｒａｍｏｆ

ｎｏｌｏａｄｕｐｗａｒｄｖｉｂｒａｔｉｏｎｉｎＺｄｉｒｅｃｔｉｏｎ

图９　空载下行Ｚ方向振动加速度响应图

Ｆｉｇｕｒｅ９　Ａｃｃｅｌｅｒａｔｉｏｎｒｅｓｐｏｎｓｅｄｉａｇｒａｍｏｆ

ｎｏｌｏａｄｄｅｓｃｅｎｄｉｎｇＺｄｉｒｅｃｔｉｏｎｖｉｂｒａｔｉｏｎ

由表２可知，货梯系统在半载上行工况下 Ｚ方向

振动加速度响应最大值达到０．８３ｍ／ｓ２，货梯系统在半

载下行工况下 Ｚ方向振动加速度响应最大值达到

０７３ｍ／ｓ２，货梯系统在满载上行工况下Ｚ方向振动加

速度响应最大值达到１．１４ｍ／ｓ２，货梯系统在满载下行

工况下Ｚ方向振动加速度响应最大值达到 ０．９４ｍ／

ｓ２，随着载荷的增大，货梯系统的最大振动加速度幅值

也随之增大。

表２　Ｚ方向仿真最大加速度数据表

Ｔａｂｌｅ２　Ｓｉｍｕｌａｔｉｏｎｍａｘｉｍｕｍａｃｃｅｌｅｒａｔｉｏｎ

ｄａｔａｔａｂｌｅｏｆＺｄｉｒｅｃｔｉｏｎ

工况 仿真最大加速度／（ｍ·ｓ－２）

空载 ０．６２
上

行
半载 ０．８３

满载 １．１４

空载 ０．５４
下

行
半载 ０．７３

满载 ０．９４

３　实验验证

３．１　测试实验平台

某公司对１５ｔ大载荷货梯进行了振动测试实验。

实验所用到振动测量分析仪器亿恒多输入多输出

（ＭＩＭＯ）振动控制器，用多 ＤＳＰ并行处理技术和分布

式模块化设计，采用２４位分辨率的ＡＤＣ／ＤＡＣ，系统控

制动态范围达到９０ｄＢ，信噪比 ＞１００ｄＢ，采样频率可

扩展至 ２０４８０Ｈｚ。货梯的数据采集仪器如图 １０

所示。

图１０　实验数据采集仪器图

Ｆｉｇｕｒｅ１０　Ｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔａｌａｃｑｕｉｓｉｔｉｏｎａｎｄ

ｍｏｎｉｔｏｒｉｎｇｉｎｓｔｒｕｍｅｎｔｄｉａｇｒａｍ

传感器选用ＺＣ１００２ＬＳＩＣＰ／ＩＥＰＥ２５０ｇ三轴加速度

传感器，此传感器采用具有压电效应的材料压电陶瓷，

压电陶瓷晶体感受到系统产生的加速度而在晶体表面

展现出电荷量，拥有无源、频响宽、灵敏度高的特点，使

用频率范围为 ０．５～５０００．０Ｈｚ，电压灵敏度为 ５０

ｍＶ／ｇ，最大量程为１００ｇ。
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３．２　实验布置及实验结果分析

为记录曳引机基于运行工况产生的激励与导轨对

系统产生周期激励对货梯系统造成的振动，将三向加

速度传感器放置于曳引机机座位置以及轿架主梁侧面

位置，具体如图１１～１２所示。

图１１　大载荷货梯振动实验示意图

Ｆｉｇｕｒｅ１１　Ｓｃｈｅｍａｔｉｃｄｉａｇｒａｍｏｆｖｉｂｒａｔｉｏｎ

ｔｅｓｔｏｆｌａｒｇｅｌｏａｄｆｒｅｉｇｈｔｅｌｅｖａｔｏｒｓｙｓｔｅｍ

图１２　三向加速度传感器实物布置图

Ｆｉｇｕｒｅ１２　Ｔｈｒｅｅｗａｙａｃｃｅｌｅｒａｔｉｏｎ

ｓｅｎｓｏｒｐｈｙｓｉｃａｌａｒｒａｎｇｅｍｅｎｔ

课题组在电梯处于空载、半载和满载３种载荷工
况和上下行工况下进行振动测试，并记录实验数据。

电梯上行与下行运行时间均约为１０ｓ，最大速度为１
ｍ／ｓ。记录提取实验数据，使用 ＭＡＴＬＡＢ进行实验数
据的处理和分析。空载时曳引系统振动测量曲线如图

１３所示。
根据实验可以得到曳引系统振动测试数据，实验

与仿真结果对比如表３所示。
从实验与仿真结果对比可以得到以下结论：

１）上行工况的振动幅度比下行工况振动幅度分
别在３个载荷工况下大１８％，１６％和２６％。这是因为

图１３　空载工况下曳引系统振动实验测量曲线

Ｆｉｇｕｒｅ１３　Ｍｅａｓｕｒｅｍｅｎｔｃｕｒｖｅｏｆｖｉｂｒａｔｉｏｎｔｅｓｔｏｆ

ｔｒａｃｔｉｏｎｓｙｓｔｅｍｕｎｄｅｒｎｏｌｏａｄｃｏｎｄｉｔｉｏｎ

当电梯上行时，曳引钢丝绳受到的力为系统重力以及

加速度产生的惯性力之和；而下行时，则为两者之差。

即上行曳引钢丝绳载荷大于下行，使得振动幅值增加。

２）系统处于启动阶段时，Ｚ方向的振动加速度并
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没有非常激烈，而是随着速度的增大而呈现增大趋势；

加速度越大，系统的振动越激烈，当加速度到达极值点

时，会有一个剧烈的振动响应，但整个运动过程并不是

一直产生振动，在平稳运行阶段，因为阻尼的作用振动

加速度不断进行衰减。

表３　曳引系统Ｚ方向统实验与仿真结果对比

Ｔａｂｌｅ３　Ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎｔａｂｌｅｏｆｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔａｌａｎｄ

ｓｉｍｕｌａｔｉｏｎｒｅｓｕｌｔｓｏｆＺｄｉｒｅｃｔｉｏｎｓｙｓｔｅｍｏｆｔｒａｃｔｉｏｎｓｙｓｔｅｍ

工况
试验最大

加速度／（ｍ·ｓ－２）

仿真最大

加速度／（ｍ·ｓ－２）

数值

误差／％

空载 ０．５８ ０．６２ ６．４
上

行
半载 ０．７８ ０．８３ ６．０

满载 １．１０ １．１４ ３．５

空载 ０．４９ ０．５４ ９．３
下

行
半载 ０．６７ ０．７３ ８．２

满载 ０．８７ ０．９４ ７．４

４　大载荷货梯振动工况影响分析

４．１　不同单跨间距工况

企业生产安装货梯时，导轨支架的疏密对货梯生

产安装成本有一定影响，课题组对货梯不同间距的导

轨支架对振动的影响进行分析，按照１．４，１．２和１．０ｍ

的间距设置导轨支架，其振动响应如图１４～１５所示。

图１４　导轨支架不同间距时曳引系统振动位移

Ｆｉｇｕｒｅ１４　Ｖｉｂｒａｔｉｏｎｄｉｓｐｌａｃｅｍｅｎｔｏｆｔｒａｃｔｉｏｎ

ｓｙｓｔｅｍｗｉｔｈｄｉｆｆｅｒｅｎｔｇｕｉｄｅｂｒａｃｋｅｔｉｎｔｅｒｖａｌｓ

由图１４～１５可以看出，当导轨支架间距 １．４ｍ

时，曳引系统最大振动位移为２．４６ｍｍ，最大振动加速

度为０．６８８ｍ／ｓ２；当导轨支架间距为１．２ｍ时，曳引系

统最大振动位移为 ２．２６ｍｍ，最大振动加速度为

０５８５ｍ／ｓ２；当导轨支架间距为１．０ｍ时，曳引系统最

大振动位移为１．９５ｍｍ，最大振动加速度为０．５１４ｍ／

图１５　导轨支架不同间距时曳引系统振动加速度

Ｆｉｇｕｒｅ１５　Ｖｉｂｒａｔｉｏｎａｃｃｅｌｅｒａｔｉｏｎｏｆｔｒａｃｔｉｏｎｓｙｓｔｅｍ

ｗｉｔｈｄｉｆｆｅｒｅｎｔｇｕｉｄｅｂｒａｃｋｅｔｓｐａｃｉｎｇ

ｓ２。导轨支架间距减小，导轨刚度增大，振动位移与加

速度随之减小。说明电梯的导轨支架间距减小，导轨

颤动减弱，此时电梯更快地进入平稳运行阶段，反映了

仿真模型整体振动特性的改善。因此，针对大型载货

电梯，可以减小导轨支架间距，来达到减振的目的；但

间距的减小会造成导轨支架数量的增加，进而导致工

程成本的增加，所以需要选择合适的导轨支架间距来

控制振动和成本。

４．２　货物冲击工况

大载荷货梯轿厢面积大，高度高，货物在轿厢内处

于堆叠状态，由于堆叠状态造成重心不稳可能导致货

物的部分跌落或堆叠倒塌。根据冲量定理，货物跌落

的冲量为：

Ｉ＝ｍ４Ｖ＝ｍ４ ２槡ｇｈ′＝∫
ｔ２

ｔ１
Ｆ（ｔ）ｄｔ。 （１５）

式中：ｈ′为货物跌落前的高度；ｍ４为跌落货物的总质

量；ｔ１，ｔ２为冲击起始时间以及结束时间；Ｆ为货物对曳

引系统的冲击力。

货物冲击力Ｆ（ｔ）分布如图１６所示。

图１６　货物冲击力示意图

Ｆｉｇｕｒｅ１６　Ｓｃｈｅｍａｔｉｃｄｉａｇｒａｍｏｆｃａｒｇｏｉｍｐａｃｔ
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冲量作用于轿厢底板，假设货物下落与轿厢底板

碰撞后不弹起，即碰撞是塑性的，碰撞作用时间 Δｔ＝

０．１ｓ，冲击力

Ｆ（ｔ）＝Ｆｍａｘｅ
－（ｔ－α）２
２β２ 。 （１６）

式中：α＝０．０５，β＝０．０１２；ｅ＝２．７１８２８；Ｆｍａｘ为冲击力

最大值。

将Ｆ（ｔ）加入式（９），并用ＲｕｎｇｅＫｕｔｔａ法求解。设

跌落货物ｍ４＝５００ｋｇ，货物从２ｍ高度跌落，得到货梯

处于不同高度时对货物跌落造成系统的冲击的影响结

果，如图１７所示。

图１７　不同高度的系统振动位移曲线

Ｆｉｇｕｒｅ１７　Ｖｉｂｒａｔｉｏｎｄｉｓｐｌａｃｅｍｅｎｔｃｕｒｖｅｓｏｆ

ｓｙｓｔｅｍｗｉｔｈｄｉｆｆｅｒｅｎｔｆｌｏｏｒｓ

由图１７可知，当货物跌落时电梯轿厢位置位于底

层时，其曳引系统最大振动位移为１１．５ｍｍ，曳引绳伸

长应变为０．１１５％，冲击结束后在接近７．０ｓ时进入平

稳状态；轿厢位于３ｍ高度时，其曳引系统最大振动位

移为９．６２ｍｍ，曳引绳伸长应变为０．１３７％，冲击结束

后在５．５ｓ时进入平稳状态；轿厢位于６ｍ时，其曳引

系统最大振动位移为 ７．１９ｍｍ，曳引绳伸长应变为

０１８０％后在４．０ｓ时进入平稳状态。随着轿厢位置

的不断增高，曳引系统的刚度和固有频率不断增大。

虽然受到冲击后的最大位移不断减小，但曳引绳伸长

应变不断增加，钢丝绳抵抗冲击的能力也不断减弱。

本研究货梯选用的曳引绳直径为１６ｍｍ，其每根

曳引钢丝绳最小破断负荷［１７］为５２８ｋＮ，系统承载负

荷为 ６根曳引钢丝绳，则曳引绳总的破断载荷为

３１６８ｋＮ。

曳引钢丝绳在受到冲击作用时，其横截面上受到

的载荷包括冲击载荷Ｆ（ｔ），以及轿厢和货物的重力静

载荷，其中静载荷［１８］：

Ｔ＝
ｍ２＋１．２５ｍ＋ｍｙ

ｒ ×ｇ。 （１７）

式中：ｒ为曳引比，ｍｙ为曳引绳质量。

根据上面计算得到的曳引钢丝绳的伸长量（最大

位移）和弹性模量，可以计算钢丝绳应力：

σ＝
ＥｇΔＬ
Ｌ０－Ｌｕ

。 （１８）

曳引绳最小安全系数：

Ｓｆ＝１０
（２．６８３４－

ｌｏｇ２（
６９５．８５×１０６×Ｎｅｑｕｉｖ

（
Ｄｔ
ｄｒ
）８．５６７

）

ｌｏｇ２（７７．０９×（
Ｄｔ
ｄｒ
）－２．８９４）

）

。 （１９）

式中：Ｎｅｑｕｉｖ为曳引系统滑轮的等效数量，Ｄｔ为曳引机

曳引轮直径，ｄｒ为曳引绳直径。

根据曳引机以及钢丝绳型号，得到最小安全系数

为２０．９４。

设置电梯运行总高度为１０ｍ。由表４可得，当货

梯处于底层时，最大应力值为８３．１ＭＰａ，安全系数为

破断应力值与最大应力值之比，其值为９．２３；当货梯

位于３ｍ层高时，最大应力值为９９．４ＭＰａ，安全系数

为７．７２；当货梯位于６ｍ高度时，最大应力值为１３０．０

ＭＰａ，安全系数为５．９０。最大许用应力值不随着高度

而变化，最大应力值随着运行高度的上升不断增大，安

全系数随着高度增加逐渐减小。曳引绳最小安全系数

为２０．９４，而货物跌落造成冲击使安全系数远小于最

小安全系数，导致曳引系统处于危险状态，不能保证曳

引系统的安全工作。

表４　货物跌落冲击结果

Ｔａｂｌｅ４　Ｃａｒｇｏｄｒｏｐｉｍｐａｃｔｒｅｓｕｌｔｓ

货梯运行高度／ｍ 破断应力／ＭＰａ 最大应力／ＭＰａ

０ ７６７ ８３．１

３ ７６７ ９９．４

６ ７６７ １３０．０

５　结论

课题组针对大载荷货梯系统运行工况复杂，载荷

质心随机性强的问题，建立了一种货梯曳引系统的非

线性动力学模型，利用 ＲｕｎｇｅＫｕｔｔａ法迭代求解模型，

与大载荷货梯振动实验平台测试的结果进行对比，验
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证了模型的可靠性，为企业研究大载荷曳引系统货梯

的振动特性提供了参考。

仿真结果表明：上行工况的振动比下行工况要激

烈，制动受到冲击时是整个系统产生振动最恶劣的情

况；随着载荷的增大，货梯系统的最大振动加速度幅值

也随之增大；导轨支架的疏密度会对轿厢振动有一定

的影响，过疏的支架密度会导致振动加剧，而过密的支

架会增加企业的制造、安装成本；货物在堆叠货物不慎

掉落时，会产生极大的冲击作用，可能会导致曳引系统

的破坏。因此，设计制造大载荷货梯时，必须要着重考

虑到电梯各种不利情况，提出合理的减振方案。

课题组对货梯建模时，忽略了制动盘摩擦力、钢丝

绳质量、钢丝绳横向扰动力等参数，对一些动力学参数

做了假设，并不是非常精确。进一步的研究可以建立

更精准的动力学模型进行仿真分析，在优化模型时，可

以采取基于多目标优化算法，以期达到理想的结果。
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