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摘要:塔式摩擦提升机在朝着高速、重载和大运程方向发展时ꎬ存在着提升机的冲击和振动等问题ꎬ基于这些问题ꎬ建立了塔式摩擦

提升机动力学模型ꎬ对提升系统的纵向振动进行了仿真分析和试验研究ꎮ 首先ꎬ基于 Ｈａｍｉｌｔｏｎ 原理建立了一种考虑尾绳的摩擦提

升系统纵向振动数学模型ꎬ通过 Ｇａｌｅｒｋｉｎ 加权余量法离散了偏微分方程组ꎻ其次ꎬ以某矿塔式摩擦提升机参数和运动曲线作为数学

模型输入ꎬ仿真分析了系统运行过程中的纵向振动响应ꎬ并结合现场测试数据对理论模型的正确性进行了验证ꎻ最后ꎬ研究了不同

提升载荷、高度和摩擦轮波动幅值对系统纵向振动的影响ꎮ 研究结果表明:塔式摩擦提升系统在加速、减速和制动时刻ꎬ系统所受

的冲击纵向振动会明显加剧ꎬ提升绳和尾绳也具有相似的振动特性ꎻ此外ꎬ提升载荷、高度以及增加摩擦轮波动幅值均会加剧系统

运行过程中的纵向振动ꎻ该研究结果可为塔式摩擦提升机纵向振动特性的进一步分析提供支持ꎮ
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０　 引　 言

作为矿井关键运输设备ꎬ摩擦提升机随矿井深度

不断增加逐渐向高速、重载方向发展ꎮ 摩擦式提升机

分为塔式和落地式两种ꎮ 塔式摩擦提升机有如下优

点:(１)钢丝绳的包围角大ꎬ有利于防滑ꎻ(２)钢丝绳在

井塔内ꎬ不受雨雪影响ꎬ对防滑性能影响小ꎻ(３)钢丝

绳弯曲点少ꎬ使用寿命更长[１]ꎮ
近年来ꎬ国内外学者对摩擦提升系统的振动特性

展开了大量研究ꎮ ＫＡＣＺＭＡＲＣＺＹＫ Ｓ 等[２] 建立了矿

井提升系统的分布参数数学模型ꎬ通过 Ｒａｙｌｅｉｇｈ￣Ｒｉｔｚ
法离散偏微分方程ꎬ以分析钢丝绳的横向￣纵向耦合动

力响应ꎬ并研究了提升系统运行过程中的瞬态共振现

象ꎮ ＭＡ Ｃ 等[３] 基于功率平衡法将钢丝绳简化为杆

件ꎬ建立了其动力学模型ꎬ通过里兹级数法离散振动偏

微分方程ꎻ研究结果表明ꎬ钢丝绳长度和箕斗质量对冲

击时间和每一阶的振动频率均有影响ꎮ ＹＡＯ Ｊ Ｎ
等[４￣５]基于 Ｈａｍｉｌｔｏｎ 原理建立了落地式摩擦提升机的

多源耦合动力学模型ꎬ分析了不同提升参数对系统横

向振动的影响ꎮ ＷＡＮＧ Ｎ Ｇ 等[６] 建立了柔性提升系

统的横向￣纵向耦合动力学模型ꎬ通过数值计算和 ＡＤ￣
ＡＭＳ 仿真分析系统的动态响应ꎻ研究结果表明ꎬ当外

界干扰频率接近系统固有频率时ꎬ系统会发生明显的

共振ꎮ ＳＡＮＤＩＬＯ Ｓ Ｈ 等[７] 将提升系统简化为一端附

有集中质量的运动弦线模型ꎬ通过多重尺度法构造近

似解析解ꎬ分析了绳长线性变长或谐波变长时系统的

非线性动力学响应ꎮ 文献[８￣１０]利用商业动力学仿真

软件 ＲｅｃｕｒＤｙｎꎬ建立了落地式摩擦提升机的仿真模

型ꎬ并对运行过程中的振动特性进行了分析研究ꎮ
上述学者在研究中通常忽略尾绳的作用或者将其

质量等效至提升容器[１１]ꎬ而实际运行过程中不仅提升

绳的长度随时间变化ꎬ尾绳的长度同样是时变的ꎮ 随

矿井深度增加ꎬ尾绳的长度和质量增加ꎬ对提升系统纵

向振动的影响是不可忽略的ꎮ
本研究以塔式摩擦提升机为研究对象ꎬ建立提升

机动力学模型ꎬ对提升系统的纵向振动进行仿真分析

和试验、研究ꎮ

１　 提升系统纵向振动模型

塔式摩擦提升机简化动力学模型如图 １ 所示ꎮ
图 １ 中ꎬ笔者以提升绳上端即钢丝绳与摩擦轮相

切处为原点建立坐标系ꎬ忽略钢丝绳打滑ꎬ将尾绳下端

视为自由端[１２]ꎮ 提升绳和尾绳均为弹性体ꎬ长度均为

图 １　 摩擦提升系统示意图
ｌｈ(ｔ)—提升绳长度ꎻｌｋ( ｔ)—尾绳长度ꎻｕ(ｘꎬｔ)—提升绳纵

向振动ꎻｗ(ｘꎬｔ)—提升绳纵向振动ꎻｈ—提升容器高度ꎻＨ—井深

变量ꎬ假设其具有均匀性和连续性且遵循胡克定律ꎬ在
运行过程中分别发生纵向振动ꎻ提升容器与罐道为刚

性体ꎮ

１. １　 纵向振动控制方程

系统 ｘ 处的位移向量 Ｒ 为:

Ｒ ＝
[ｘ( ｔ) ＋ ｕ(ｘꎬｔ)] ｉꎬ０ < ｘ < ｌｈ( ｔ)
[ｘ( ｔ) ＋ ｗ(ｘꎬｔ)] ｉꎬｌｈ( ｔ) ＋ ｈ < ｘ < Ｈ{ (１)

式中:ｉ—沿 Ｘ 轴的单位矢量ꎮ
对时间变量 ｔ 求导ꎬ可得提升绳和尾绳的速度向

量 Ｖ１ 和 Ｖ２ 为:
Ｖ１ ＝ [ｖ( ｔ) ＋ ｕｉ(ｘꎬｔ) ＋ ｖ( ｔ)ｕｘ(ｘꎬｔ)] ｉꎬ

０ < ｘ < ｌｈ( ｔ) (２)
Ｖ２ ＝ [ｖ( ｔ) ＋ ｗ ｔ(ｘꎬｔ) ＋ ｖ( ｔ)ｗｘ(ｘꎬｔ)] ｉꎬ

ｌｈ( ｔ) ＋ ｈ < ｘ < Ｈ (３)
式中:ｖ( ｔ)—提升系统的运行速度ꎬｍ / ｓꎮ

为方便书写ꎬ上标“􀅰”表示对时间的全导数ꎬ下
标 ｔꎬｘ 分别表示对时间和空间的偏导数ꎬ下面的方程

中将 ｖ( ｔ)ꎬｕ(ｘꎬｔ)和 ｗ(ｘꎬｔ)简写为 ｖꎬｕ 和 ｗꎮ
摩擦提升系统动能为:

Ｅｋ ＝ １
２ ρ１∫ｌ ｈ( ｔ)

０
Ｖ１􀅰Ｖ１ｄｘ ＋ １

２ ρ２ ∫Ｈｌｈ( ｔ) ＋ｈＶ２􀅰

Ｖ２ｄｘ ＋ １
２ ｍＶ１􀅰Ｖ１ ｜ ｘ ＝ ｌｈ( ｔ) (４)

式中:ρ１ꎬρ２—提升绳和尾绳的线密度ꎬｋｇ􀅰ｍ － １ꎻｍ—
提升容器的质量ꎬｋｇꎮ

摩擦提升系统弹性势能为:

Ｅｃ ＝ ∫ｌ ｈ( ｔ)
０

Ｔｈ(ｘꎬｔ) ＋ １
２ Ｅ１Ａ１ｕｘ( )ｕｘｄｘ ＋

∫Ｈｌｈ( ｔ) ＋ｈ Ｔｋ(ｘꎬｔ) ＋ １
２ Ｅ２Ａ２ｗｘ( )ｗｘｄｘ (５)

式中:Ｅ１ꎬＥ２—提升绳和尾绳的弹性模量ꎬ ＧＰａꎻ Ａ１ꎬ
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Ａ２—提升绳和尾绳的横截面积ꎬｍｍꎻＴｈ ( ｘꎬ ｔ)ꎬＴｋ ( ｘꎬ
ｔ)—提升绳和尾绳的准静态张力[１３]ꎬＮꎮ

其中:
Ｔｈ(ｘꎬｔ) ＝ [ｍ ＋ ρ１( ｌｈ( ｔ) － ｘ) ＋ ρ２(Ｈ － ｌｈ( ｔ) － ｈ)]ｇ

(６)
Ｔｋ(ｘꎬｔ) ＝ ρ２(Ｈ － ｘ)ｇ (７)

式中:ｇ—重力加速度ꎬｍ / ｓ２ꎮ
摩擦提升系统重力势能为:

Ｅｇ ＝ － ∫ｌ ｈ( ｔ)
０

ρ１ ｇｕｄｘ － ∫Ｈｌｈ( ｔ) ＋ｈρ２ ｇｗｄｘ － Ｍｇｕ(ｌｈ(ｔ)ꎬｔ)

(８)
提升系统振动过程中阻尼耗散能为[１４ꎬ１５]:

δＷ ＝ ∫ｌ ｈ( ｔ)
０

μ１Ｅ１Ａ１
Ə２

Əｘ２
Əｕ
Əｔ( )δｕｄｘ ＋

∫Ｈ
ｌｈ( ｔ) ＋ｈ

μ２Ｅ２Ａ２
Ə２

Əｘ２
Əｗ
Əｔ( )δｗｄｘ (９)

式中:μ１ꎬμ２—提升绳和尾绳的纵向阻尼系数ꎮ
将式(４ꎬ５ꎬ８ꎬ９)代入广义 Ｈａｍｉｌｔｏｎ 原理中:

∫ｔ２
ｔ１
(δＥｋ － δＥｅ － δＥｇ)ｄｔ ＋ ∫ｔ２

ｔ１
δＷｄｔ ＝ ０ (１０)

应用莱布尼兹法则和变分运算ꎬ可得摩擦提升系

统钢丝绳和尾绳的振动控制方程:
ρ１( ｖ

􀅰 ＋ ｕｔｔ ＋ ２ｖｕｘｔ ＋ ｖ２ｕｘｘ ＋ ｖ􀅰ｕｘ) －
Ｔｈꎬｘ(ｘꎬｔ) － Ｅ１Ａ１ｕｘｘ － ρ１ ｇ － μ１Ｅ１Ａ１ｕｔｘｘ ＝ ０ꎬ

０ < ｘ < ｌｈ( ｔ) (１１)
ρ２( ｖ

􀅰 ＋ ｗ ｔｔ ＋ ２ｖｗｘｔ ＋ ｖ２ｗｘｘ ＋ ｖ􀅰ｗｘ) －
Ｔｋꎬｘ(ｘꎬｔ) － Ｅ２Ａ２ｗｘｘ － ρ２ ｇ － μ２Ｅ２Ａ２ｗ ｔｘｘ ＝ ０ꎬ

ｌｈ( ｔ) ＋ ｈ < ｘ < Ｈ (１２)
由于提升绳下端与提升容器顶部相接ꎬ尾绳上端

与提升容器底部相接ꎬ考虑二者边界的相互作用ꎬ振动

偏微分方程相应的边界条件为:
ｕ(０ꎬｔ) ＝ ０ꎬｕ( ｌｈ( ｔ)ꎬｔ) ＝ ｗ( ｌｈ( ｔ) ＋ ｈꎬｔ) (１３)

ｍ( ｖ􀅰 ＋ ｕｔｔ( ｌｈ( ｔ)ꎬｔ) ＋ ２ｖｕｘｔ( ｌｈ( ｔ)ꎬｔ) ＋ ｖ２ｕｘｘ( ｌｈ( ｔ)ꎬｔ) ＋
ｖ􀅰ｕｘ( ｌｈ( ｔ)ꎬｔ)) ＋ Ｔｈꎬｘ( ｌｈ( ｔ)ꎬｔ) ＋ Ｅ１Ａ１ｕｘｘ( ｌｈ( ｔ)ꎬｔ) －

Ｔｋꎬｘ( ｌｈ( ｔ) ＋ ｈꎬｔ) － Ｅ２Ａ２ｗ ｔｘｘ( ｌｈ( ｔ) ＋ ｈꎬｔ) ＝ ０
(１４)

ｖ ＋ ｗ ｔ(Ｈꎬｔ) ＋ ｖｗｘ(Ｈꎬｔ) ＝ ０ (１５)

１. ２　 振动方程离散化

由于纵向振动控制方程为带有时变参数的偏微分

方程组ꎬ难以获得解析解ꎬ笔者通过 Ｇａｌｅｒｋｉｎ 法将偏微

分方程离散为常微分方程组ꎬ使用 ＭＡＴＬＡＢ 软件进行

数值求解ꎮ
此处引入无量纲变量 ξ、ζ 对式(１１ꎬ１２)进行归一

化处理ꎬ其中:

ξ ＝ ｘ
ｌｈ( ｔ)

ꎬζ ＝
ｘ － ｌｈ( ｔ) － ｈ

ｌｋ( ｔ)
(１６)

将方程从时变空间域转化为 ξ 和 ζ 的固定域[０ꎬ
１]ꎬ则方程的解可以表示广义坐标和满足方程边界条

件振型函数的线性组合[１６]:

ｕ(ｘꎬｔ) ＝ １
ｌｈ( ｔ)

∑
ｎ

ｋ ＝ １
ｐｋ( ｔ)φｋ(ξ)

ｗ(ｘꎬｔ) ＝ １
ｌｋ( ｔ)

∑
ｎ

ｋ ＝ １
ｑｋ( ｔ)ψｋ(ζ)

ì

î

í

ï
ïï

ï
ï

(１７)

式中: ｐｋ ( ｔ)ꎬ ｑｋ ( ｔ)—第 ｋ 阶广义坐标ꎻ ｎ—模数ꎻ
φｋ(ξ)ꎬψｋ( ζ)—离散提升绳和尾绳振动方程的振型

函数ꎮ
其中:

φｋ(ξ) ＝ ２ ｓｉｎ((ｋ － ０. ５)πξ)

ψｋ(ζ) ＝ ２ ｃｏｓ((ｋ － ０. ５)πζ){ (１８)

求出振动位移 ｕ(ｘꎬｔ)和 ｗ(ｘꎬｔ)ꎬ对 ｔ 和 ｘ 的各阶

偏导ꎬ代入振动控制式(１１ꎬ１２)ꎬ并分别乘以 φｋ ( ξ) /
ｌｈ( ｔ)和 ψｋ(ζ) / ｌｋ( ｔ)ꎬ其中:

ｗ ｔ ＝ ∑
ｎ

ｋ ＝ １
( ｌ －０. ５ｋ ｑ􀅰ｋ( ｔ)ψｋ(ζ) ＋ ０. ５ｖｌ －０. ５ｋ ｑｋ( ｔ)ψｋ(ζ) ＋

ｖｌ －０. ５ｋ (ζ － １)ｑｋ( ｔ)ψ′ｋ(ζ)) (１９)

ｗ ｔｔ ＝ ∑
ｎ

ｋ ＝ １
( ｌ －０. ５ｋ ｑ̈ｋ( ｔ)ψｋ(ζ) － ｖｌ －１. ５ ｑ􀅰ｋ( ｔ)ψｋ(ζ) ＋

２ｖｌ －１. ５ｋ (ζ － １) ｑ􀅰ｋ( ｔ)ψ′ｋ(ζ) ＋
ｌ －１. ５ｋ (０. ７５ｌ －１ｋ ｖ２ － ０. ５ａ)ｑｋ( ｔ)ψｋ(ζ) －
ｌ －１. ５ｋ ( ｌ －１ｋ ｖ２ － ａ)(ζ － １)ｑｋ( ｔ)ψ′ｋ(ζ) ＋

ｖ２ ｌ －２. ５ｋ (ζ － １) ２ｑｋ( ｔ)ψ″ｋ(ζ)) (２０)

ｗ ｔｘ ＝ ∑
ｎ

ｋ ＝ １
( ｌ －１. ５ｋ ｑ􀅰ｋ( ｔ)ψ′ｋ(ζ) ＋ １. ５ｖｌ －２. ５ｋ ｑｋ( ｔ)ψ′ｋ(ζ) ＋

ｖｌ －２. ５ｋ (ζ － １)ｑｋ( ｔ)ψ″ｋ(ζ)) (２１)

ｗｘ ＝ ∑
ｎ

ｋ ＝ １
ｌ －１. ５ｋ ｑｋ( ｔ)ψ′ｋ(ζ) (２２)

笔者利用 Ｇａｌｅｒｋｉｎ 加权余量法将 ξ 和 ζ 在固定域

[０ꎬ１]内进行积分ꎬ将振动控制偏微分方程组离散为

常微分方程组:

Ｍ１

Ｍ２

é

ë
ê
ê

ù

û
ú
ú

ｐ
¨

ｑ̈

é

ë

ê
ê

ù

û

ú
ú
＋

Ｃ１

Ｃ２

é

ë
ê
ê

ù

û
ú
ú

ｐ
􀅰

ｑ􀅰
é

ë

ê
ê

ù

û

ú
ú
＋

Ｋ１

Ｋ２

é

ë
ê
ê

ù

û
ú
ú

ｐ
ｑ

é

ë
ê
ê

ù

û
ú
ú ＝

Ｆ１

Ｆ２

é

ë
ê
ê

ù

û
ú
ú

(２３)
式中:ｐꎬｑ—广义坐标向量ꎬｐ ＝ [ ｐ１ꎬｐ２ꎬ􀆺ꎬｐｋ ] Ｔꎬｑ ＝
[ｑ１ꎬｑ２􀆺ꎬｑｋ] ＴꎻＭ１ꎬＭ２—与 ｐ 和 ｑ 对应的质量矩阵ꎻ
Ｃ１ꎬＣ２—与 ｐ 和 ｑ 对应的刚度矩阵ꎻＫ１ꎬＫ２—与 ｐ 和 ｑ
对应的阻尼矩阵ꎻＦ１ꎬＦ２—与 ｐ 和 ｑ 对应的广义力

矩阵ꎮ
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Ｍ１、Ｃ１、Ｋ１ 和 Ｆ１ 的元素值为:

Ｍ１ ＝ ρ１ Ａ
＾
＋ｍｌ － １

ｈ φ(１)φＴ(１) (２４)

Ｃ１ ＝ － ２ρ１ｖｌ － １
ｈ (０. ５ Ａ

＾
－ Ｂ

＾
) － μ１Ｅ１Ａ１ ｌ － ２

ｈ Ｅ
＾
＋

ｍｌ － １
ｈ φ(１)φＴ(１) (２５)

Ｋ１ ＝ ρ１(０. ７５ｖ２ ｌ － ２
ｈ － ０. ５ ｖ􀅰ｌ － １

ｈ )Ａ
＾
－

ρ１(ｖ２ ｌ － ２
ｈ － ｖ􀅰ｌ － １

ｈ )Ｂ
＾
＋ ρ１ｖ２ ｌ － ２

ｈ Ｇ
＾
＋

ｍｌ － ２
ｈ (０. ７５ｖ２ ｌ － １

ｈ － ０. ５ ｖ􀅰)φ(１)φＴ(１) －

Ｅ１Ａ１ ｌ － ２
ｈ Ｅ

＾
＋ μ１Ｅ１Ａ１ｖｌ － ３

ｈ (２. ５ Ｅ
＾
＋Ｈ

＾
) (２６)

Ｆ１ ＝ － ρ ｖ􀅰ｌ０. ５ｈ ∫１
０
φ(ξ)ｄξ － ｍ ｖ􀅰ｌ －０. ５ｈ φ(１) (２７)

其中:
φ(ξ) ＝ [φ１(ξ)ꎬφ２(ξ)ꎬ􀆺ꎬφｋ(ξ)] Ｔ (２８)

Ａ
＾
＝ ∫１

０
φ(ξ)φＴ(ξ)ｄξꎬ (２９)

Ｂ
＾
＝ ∫１

０
(１ － ξ)φ(ξ)φ′Ｔ(ξ)ｄξꎬ (３０)

Ｅ
＾
＝ ∫１

０
φ(ξ)φ″Ｔ(ξ)ｄξꎬ (３１)

Ｇ
＾
＝ ∫１

０
(１ － ξ) ２φ′(ξ)φ′Ｔ(ξ)ｄξ (３２)

Ｈ
＾

＝ ∫１
０
ξφ(ξ)φ‴Ｔ(ξ)ｄξ (３３)

Ｍ２、Ｃ２、Ｋ２ 和 Ｆ２ 的元素值为:

Ｍ２ ＝ ρ２ Ａ
~

(３４)

Ｃ２ ＝ － ２ρ２ｖｌ －１ｋ (０. ５ Ａ
~
－ Ｂ

~
) － μ２Ｅ２Ａ２ ｌ －２ｋ Ｇ

~
(３５)

Ｋ２ ＝ ρ２(０. ７５ｖ２ ｌ －２ｋ － ０. ５ ｖ􀅰ｌ －１ｋ ) Ａ
~
－ ρ２ ｌ －２ｋ ｖ２ Ｄ

~
＋

ρ２ ｖ
􀅰ｌ －１ｋ Ｂ

~
＋ ρ２ ｌ －２ｋ ｖ２ Ｅ

~
－ Ｅ２Ａ２ ｌ －２ｋ Ｇ

~
＋

μ２Ｅ２Ａ２ｖｌ －３ｋ (２. ５ Ｇ
~
＋ Ｈ

~
) (３６)

Ｆ２ ＝ － ｍｖｌ －０. ５ｋ ψ(１) ＋
ｌｋ(ｐφ(１)ψＴ(０) － ｑψ(０)ψＴ(０)) (３７)

其中:
ψ(ζ) ＝ [ψ１(ζ)ꎬψ２(ζ)ꎬ􀆺ꎬψｋ(ζ)] Ｔ (３８)

Ａ
~

＝ ∫１
０
ψ(ζ)ψＴ(ζ)ｄζ (３９)

Ｂ
~

＝ ∫１
０
ζψ(ζ)ψ′Ｔ(ζ)ｄζ (４０)

Ｄ
~

＝ ∫１
０
(ζ ＋ ２)ψ(ζ)ψ″Ｔ(ζ)ｄζ (４１)

Ｅ
~

＝ ∫１
０
(ζ － ２) ２ψ(ζ)ψ″Ｔ(ζ)ｄζ (４２)

Ｇ
~

＝ ∫１
０
ψ(ζ)ψ″Ｔ(ζ)ｄζ (４３)

Ｈ
~

＝ ∫１
０
ζψ(ζ)ψ‴Ｔ(ζ)ｄζ (４４)

２　 纵向振动仿真与试验

摩擦提升系统运行过程中ꎬ系统不可避免地会发

生纵向振动ꎮ
２. １　 纵向振动响应仿真及分析

笔者以某矿 ＪＫＭ －３. ５Ｘ６Ｚ(Ⅲ)型塔式摩擦提升机

参数作为输入量ꎬ对理论模型进行了仿真分析ꎮ 提升绳

的基本参数为线密度 ρ１ ＝ ５. ０２４ ｋｇ􀅰ｍ －１ꎬ弹性模量

Ｅ１ ＝９. ２ ＧＰａꎬ横截面积 Ａ１ ＝ ３６ ｍｍꎬ纵向阻尼系数μ１ ＝
３ ×１０ －３ꎬ尾绳的基本参数为线密度 ρ２ ＝６. ０４８ ｋｇ􀅰ｍ －１ꎬ
弹性模量 Ｅ２ ＝８. ９ ＧＰａꎬ横截面积 Ａ２ ＝３４ ｍｍꎬ纵向阻尼

系数 μ２ ＝３ ×１０ －３ꎮ 提升容器质量 ｍ ＝５ ４００ ｋｇꎬ提升绳

的初始长度为 １５ ｍꎬ井深 Ｈ ＝５３０ ｍꎮ 系统运行过程中ꎬ
输入速度曲线由提升机摩擦轮转速拟合得到ꎬ通过数值

积分和微分得到系统运行过程中的位移和加速度曲线ꎮ
提升系统运动曲线如图 ２ 所示ꎮ

图 ２　 提升系统运动曲线

以上述提升参数和运动曲线作为输入量ꎬ笔者应

用 ＭＡＴＬＡＢ 软件和 Ｒｕｎｇｅ － Ｋｕｔｔａ 法ꎬ对四阶 Ｇａｌｅｒｋｉｎ
截断得到的常微分方程组进行数值计算ꎮ

提升工况下ꎬ提升容器上方 ２ ｍ 处提升绳与距提

升容器底部 ２ ｍ 处尾绳的纵向振动响应ꎬ如图 ３ 所示ꎮ

图 ３　 提升工况下系统振动响应
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图 ３ 中:提升工况下提升绳与尾绳的纵向振动位

移趋势相同ꎬ这是因为提升绳的下端和尾绳的上端分

别与提升容器顶部和底部相接ꎬ两者边界的耦合使振

动互相影响ꎬ但提升绳的纵向振动比尾绳更剧烈ꎻ
随提升容器提升ꎬ提升绳长度减小ꎬ提升绳与尾绳

的振动频率均会明显增加ꎻ系统加速时ꎬ提升绳和尾绳

的振动位移达到峰值ꎻ系统加速、减速和制动时ꎬ提升

绳和尾绳纵向振动加速度幅值明显增加ꎬ随后在钢丝

绳内部阻尼作用下振动逐渐衰减ꎻ与提升绳不同ꎬ减速

时尾绳的振动加速度达到峰值ꎬ这是因为提升工况下

减速时尾绳长度比加速时更长ꎬ系统运动状态突变产

生的惯性冲击会使尾绳产生更剧烈的振动ꎮ
下放工况下ꎬ提升容器上方 ２ ｍ 处提升绳与距提

升容器底部 ２ ｍ 处尾绳的纵向振动响应ꎬ如图 ４ 所示ꎮ

图 ４　 下放工况下系统振动响应

图 ４ 中ꎬ下放工况下提升绳与尾绳的纵向振动比

提升工况更小ꎮ 随提升容器下放ꎬ提升绳长度增加ꎬ提
升绳与尾绳的振动频率均会明显增加ꎮ 系统减速时ꎬ
提升绳和尾绳的振动位移达到峰值ꎮ 系统下放过程中

减速和制动会导致提升绳和尾绳产生较大的纵向振动

加速度ꎮ 加速时尾绳的振动加速度达到峰值ꎮ
系统制动后提升绳纵向振动对比如图 ５ 所示ꎮ

图 ５　 系统制动后提升绳纵向振动对比

由图 ５ 可知:提升容器下放至井底处时ꎬ提升绳与

尾绳振动加速度更大ꎬ且阻尼衰减率明显小于提升工

况ꎬ系统恢复稳态需要更长的时间ꎮ 这是因为下放制

动时提升绳长度比提升制动时更长ꎬ钢丝绳刚度较小ꎬ
受冲击作用产生的振动更加剧烈ꎬ且提升制动时提升

容器的惯性力方向于重力加速度方向相反ꎬ系统制动

过程中耗散的能量更多ꎮ

２. ２　 纵向振动响应试验及分析

为验证理论模型ꎬ笔者对某矿 ＪＫＭ￣３. ５Ｘ６Ｚ(Ⅲ)
型塔式摩擦提升机进行振动特性测试ꎮ

测试系统布局如图 ６ 所示ꎮ

图 ６　 测试仪器布局示意图

图 ６ 中ꎬ将 ＫＩＳＴＬＥＲ ８７９５Ａ５０ 型可变电容式三轴

加速度传感器置于罐笼内部ꎬ采集系统运行过程中的

纵向振动信号ꎮ 由于被测矿井深度达到 ５００ ｍꎬ无法

通过线路连接直流电源为测试仪器供电ꎮ 因此ꎬ将铅

蓄电池的直流电转换为 ２２０ Ｖ 交流电ꎮ
加速度传感器参数如下:测量范围为 ± ５０ ｇꎬ分辨

率为 ０. ００１ ｇꎬ灵敏度为 １００ ｍＶ / ｇꎬ谐振频率 ２０ ｋＨｚꎮ
由采样频率为 １００ Ｈｚ 的 ＮＩ ＵＳＢ￣６３４３ 型数据采集卡将

采集到的纵向振动信号传送至电脑中ꎬ使用 ＬａｂＶｉｅｗ
软件存储数据ꎻ最后ꎬ使用 ＭＡＴＬＡＢ 软件设计低通滤

波器对数据进行滤波ꎮ
测试现场图如图 ７ 所示ꎮ

图 ７　 测试现场

仿真与测试曲线对比如图 ８ 所示ꎮ
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图 ８　 仿真与测试曲线对比

图 ８ 中ꎬ本文建立的动力学模型计算得到的振动

加速度幅值与实验测试结果在相同位置的振动加速度

幅值基本一致ꎮ 从仿真和实测曲线均可看出:系统加

速、减速时振动加速度明显增大ꎬ制动时系统受到冲击

产生纵向振动峰值ꎬ随后在内部阻尼的作用下衰减为

０ꎮ 由此表明ꎬ本文建立的带尾绳提升系统动力学模型

和使用不同振型函数通过 Ｇａｌｅｒｋｉｎ 加权余量方法计算

系统的纵向振动是可行的ꎮ
由于理论模型采用了一些假设ꎬ致使仿真曲线与

试验测试曲线存在一定的误差ꎬ例如忽略了系统运行

过程中摩擦轮和刚性罐道对钢丝绳上下边界的扰动ꎬ
导致仿真结果中匀速阶段钢丝绳的振动均小于真实

值ꎮ 综上可知ꎬ本文建立的带尾绳提升系统振动模型

能够反映系统的纵向振动特性ꎮ

３　 提升参数对系统振动特性影响

随着矿井深度变深ꎬ提升速度越来越快ꎬ摩擦提升

系统在运行过程中对结构参数变化更加敏感ꎮ 此外ꎬ
由摩擦轮输出转速或力矩的波动、动不平衡会在钢丝

绳与摩擦轮分离处产生纵向激励源ꎬ该激励可能引起

提升系统运动状态参数发生波动ꎬ进而引发参数激励

振动现象[１７]ꎮ
提升质量分别为 ５ ０００ ｋｇ、６ ０００ ｋｇ 和 ７ ０００ ｋｇ 时

系统的纵向振动响应[１８]ꎬ如图 ９ 所示ꎮ

图 ９　 不同提升质量时提升绳振动响应

图 ９ 中ꎬ提升质量越大ꎬ提升系统运行过程中纵向

加速度幅值越大ꎮ 制动后ꎬ提升质量越小ꎬ系统的残余

振动更剧烈ꎻ摩擦提升机重载运行时ꎬ系统更易产生剧

烈的纵向振动ꎬ但由于钢丝绳张力增大ꎬ制动后产生的

残余振动更小ꎮ
提升容器下放至井底处、距井底 １ / ３Ｈ 处和距井

底 ２ / ３Ｈ 处制动时ꎬ系统的纵向振动响应如图 １０
所示ꎮ

图 １０　 不同高度制动时系统振动对比

图 １０ 中ꎬ当提升容器越靠近井底时ꎬ提升绳长度

变长ꎬ瞬时刚度较小ꎬ系统运动状态突变更易导致剧烈

的纵向振动ꎮ 因此ꎬ当井深变深、钢丝绳总长变长ꎬ即
系统提升高度增加时ꎬ加速、减速和制动时会产生更严

重的纵向振动ꎮ
假设提升绳上端存在一个纵向谐波激励ꎬｅ( ｔ) ＝

Ａ０ ｓｉｎ(πｔ)ꎬ受该激励影响ꎬ提升绳瞬时长度为 ｌｈ( ｔ) ＋
ｅ( ｔ)ꎮ 激励幅值分别为 ０ ｍ、０. ００１ ｍ 和 ０. ００２ ｍ 时系

统的纵向振动响应如图 １１ 所示ꎮ

图 １１　 不同激励幅值时系统振动对比

图 １１ 中ꎬ随激励幅值增大ꎬ系统纵向振动加速度

幅值明显增加ꎮ 该谐波激励不仅使钢丝绳绳长发生变

化ꎬ也会导致系统的运行速度和加速度发生突变ꎮ 因

此ꎬ摩擦轮作为摩擦提升系统的动力源ꎬ除提供动力

外ꎬ其引入的边界激励也会导致提升机产生受迫振动ꎮ

４　 结束语

针对塔式摩擦提升机纵向振动特性ꎬ笔者应用

Ｈａｍｉｌｔｏｎ 原理建立了带尾绳摩擦提升系统纵向振动偏

微分方程ꎻ以矿井塔式提升机参数和运动状态曲线作

为输入ꎬ对系统运行过程中的纵向振动相应进行了仿
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真分析和验证ꎬ研究了提升参数对系统振动特性的影

响ꎮ 研究结果表明:
(１)提升系统加、减速和制动时ꎬ提升绳和尾绳纵

向振动位移和加速度均会明显增加ꎬ在内部阻尼作用

下振动逐渐衰减(提升绳与尾绳的纵向振动特征与此

相似)ꎻ系统下放到井底制动时纵向振动位移和加速

度均大于提升工况ꎬ且阻尼衰减率更慢ꎻ
(２)提升载荷、高度以及摩擦轮波动幅值的增加

均会使系统运行过程产生更剧烈的纵向振动ꎻ
(３)经实验验证ꎬ笔者建立的带尾绳纵向振动模

型能够较好地描述塔式摩擦提升系统的纵向振动特

性ꎮ
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