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Abstract 
The buffer is the key device for ensuring passenger safety when an emergency occurs. In this paper, a 
new type of elevator buffer with constant-force is designed by using cam-spring constant torque and 
inverse screw drive mechanism. The working principle of the buffer is studied based on the impact 
dynamics theory, and the dynamic characteristics analysis and dynamic simulation, the performance 
curve of the buffer and the performance optimization parameters are obtained. The results show that 
the buffer has excellent cushioning performance, with the advantage of not taking up the pit space. 
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摘  要 

缓冲器是目前电梯运行发生紧急情况时确保乘客安全的关键装置。本文采用凸轮–弹簧式恒力矩和逆螺
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旋传动机构设计了一种具有恒定缓冲力的新型缓冲器，基于冲击动力学理论研究了该缓冲器的工作原理，

并进行了动力学特性分析和运动仿真，得到了缓冲器的性能曲线及性能优化参数。研究结果表明该缓冲

器具有优良的缓冲性能和良好的性能可设计性，且有不占用底坑空间的优点。 
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1. 引言 

缓冲器作为保障电梯运行安全的最后一道防线，本质上是一种缓冲吸能装置，在电梯发生撞底或冲

顶时能够在规定行程内将轿厢动能消耗或储存起来，使其安全减速直至停止。安全性和经济性是对缓冲

器设计评价的两个重要指标。一方面，具有恒定缓冲力的缓冲器能提供有力的安全保障，达到匀减速缓

冲的理想效果。另一方面，缓冲器总行程与额定运行速度成正比，随着电梯运行速度的提高，用于安装

缓冲器的电梯底坑深度也随之大大加深，造成了建筑空间资源的浪费，因此浅底坑化设计是电梯缓冲器

技术发展的新趋势[1] [2] [3]。 
在电梯发展初期，由于电梯运行速度较小(一般小于 1 m/s)，多采用弹簧式缓冲器，其缓冲力与缓冲

行程为线性关系。随着电梯运行速度的加快，弹簧式缓冲器由于其回弹特性逐渐被油压式缓冲器所取代

[4]。油压式缓冲器通过液体流动的阻尼效应消耗冲击能量，其缓冲力与行程的关系主要取决于节流孔口

的布置形式，梯形凸台式和多孔式的缓冲力–行程曲线最接近于理想曲线，但通用性差只能在冲击速度

与质量确定的情况下方可实现。同时，油压式缓冲器安装于电梯底坑底部，在缓冲行程较长的情况下，

自身结构尺寸较大，造成了建筑空间资源的极大浪费[5] [6] [7] [8]。因此，本文针对高速电梯缓冲器设计

要求，提出了一种具有恒定缓冲力、小尺寸的新型缓冲器设计方案。 
恒力机构和恒定力矩机构原理上是相通的，国内外均有相应的研究。德国 LISEGA 公司开发了一种

主辅式恒力支吊架，在管道系统由于温度变化发生变形时提供稳定的支持力[9]；美国的一篇专利介绍了

一种健身器材，其中的恒力机构可以提供行程较长且稳定的拉力，但是体积较大[10]；中国兵器工业研究

所设计了一种恒力弹性机构，可以平衡火炮发射引起的后坐力，但缓冲行程较小[11]。恒定力矩机构通过

转筒即可转化为恒力机构，二者在原理上是相通的。为测量无重力条件下的物体质量清华大学设计一种

恒定力矩机构，利用特殊设计的凸轮和弹簧机构获得稳定的扭矩，配合卷筒即可输出恒力，输出行程较

长[12] [13] [14]；台湾国立大学利用簧片变形原理设计了一种恒定力矩机构，用于辅助关节康复，但输出

力矩较小且簧片加工复杂[15]；哈尔滨工业大学基于现有弹簧拉锁式恒力机构进行了改进，设计了一种串

联张紧式恒定力矩机构，但输出角度较小不适用于输出恒定缓冲力[16]。 
螺旋机构在机械设计中获得了广泛应用，主要用于输入旋转运动输出直线运动，如滚珠丝杆机构；

与之相反，能实现输入直线运动输出旋转运动的机构称为逆螺旋机构[17]。机械设计中能实现输入直线运

动输出旋转运动的机构主要有三类：一是齿轮–齿条机构，主要特征是啮合特性好，传动平稳，但是长

行程、高精度的齿条加工困难；二是曲柄滑块机构，主要用于输出摆动；三是逆螺旋机构，如液压螺杆

式、逆滚动螺旋式，传动效率高但输出行程较短。梁锡昌等人基于逆螺旋机构设计了一种翼面旋转作动
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器，可将油缸的直线运动直接转换为旋转运动，具有输出扭矩大、直径小的特点，但不能输出连续转动

[18]；重庆大学王光建博士基于逆滚动螺旋机构设计了新型机器人旋转关节，具有尺寸小、精度高、可承

受较大负载的优点[19]。 
本文针对具有恒定缓冲力和小尺寸、浅底坑的设计需求提出了一种新型缓冲器设计方案，对动力学

特性进行了分析。研究了逆螺旋传动机构动力学参数、外加力矩与缓冲力之间的关系，获得了缓冲性能

曲线及性能优化参数。 

2. 新型电梯缓冲器方案设计 

2.1. 恒力矩机构设计 

新型缓冲器主要由弹簧缓冲机构、逆螺旋机构、恒力矩机构和双向棘轮机构组成，逆螺旋机构与弹

簧缓冲机构之间通过缓冲平台相连，恒定力矩机构、棘轮机构和逆螺旋机构之间通过齿轮–转轴相连，

如图 1 所示。 
 

 
Figure 1. Sketch of a new type of high speed elevator buffer 
图 1. 新型高速电梯缓冲器结构示意图 

 
如图 2所示凸轮-弹簧式恒力矩机构的设计重点在于凸轮轮廓线的合理设计，根据力矩恒定条件可得： 

( )i ik f s r T+ ∆ =                                       (1) 

式中：k——弹簧刚度，单位 N/mm； 
f——弹簧初始伸长量，单位 mm； 

is∆ ——凸轮任意角度对应的弧长，单位 mm； 

ir ——凸轮任意角度对应的半径，单位 mm； 
T——恒定力矩值，单位 Nm。 
在忽略钢丝绳绕过定滑轮后的角度误差且假设钢丝绳在凸轮上纯滚动，则弹簧后续变形量与转过的

凸轮轮廓线弧长相等，由变形协调条件可得： 

1
12

i i
i i i i

r r
s s sθ+

+

+ ′∆ = ∆ = ∆ −∆                                  (2) 
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Figure 2. Sketch of Constant torque mechanism and bidirectional  
图 2. 恒力矩机构与双向棘轮机构 

 
式中： iθ∆ ——凸轮转过的角度，rad； 

is′∆ ——凸轮转过角度对应的弧长，mm。 
同理，由初始条件可得： 

2 1
1

2

r rs f
r
−

∆ =                                        (3) 

式中： 1s∆ ——凸轮转过 θ∆ 后对应的弧长，mm； 

1r ——凸轮初始半径，mm； 

2r ——凸轮转过 θ∆ 后的半径，mm。 

2.2. 逆螺旋传动机构设计 

逆螺旋机构主要由螺杆、转盘、止推轴承、缓冲平台和导轨组成。如图 3 所示，螺杆外圈由两条圆

柱螺旋线引导生成，内圈为圆柱；转盘外圈为齿轮结构，通过转轴与恒力矩机构和棘轮机构相连，内部

有与螺杆圆柱螺旋线相切的圆弧型孔；转盘上下配有止推轴承，螺杆下部与缓冲平台相连，缓冲平台又

与导轨相连。 
 

 
Figure 3. Sketch of reverse screw drive mechanism 
图 3. 逆螺旋传动机构示意图 
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2.3. 新型缓冲器工作原理 

当电梯运行出现紧急情况时，缓冲平台在电梯轿厢的冲击作用下开始向下运动，通过逆螺旋传动机

构将冲击运动转化为转盘的旋转运动，从而带动凸轮转动将冲击能量储存至恒力矩机构中，保证轿厢平

稳减速直至停止。在轿厢缓冲过程中所获得的恒定缓冲力来源于螺杆与转盘之间的碰撞接触力。 
为避免在缓冲平台和轿厢直接发生刚性碰撞，在平台与轿厢之间加入了弹簧缓冲机构。同时，为了

避免缓冲平台反弹造成二次冲击，在逆螺旋机构和恒力矩机构之间加入了双向式棘轮机构，控制齿轮转

动的方向。 

3. 逆螺旋传动机构受力分析与仿真计算 

3.1. 逆螺旋机构受力分析 

为更好的指导新型高速电梯缓冲器设计，需要对逆螺旋传动机构进行受力分析和运动分析，研究系

统运动状态、结构参数等因素对系统受力情况的影响，结合动力学仿真结果得到缓冲力–行程曲线。 
已知在沿螺杆轴向拉力 FZ 和垂直于转盘平面向上的扭矩 TZ 作用下，系统达到静平衡状态，对螺杆

作受力分析如图 4 所示。螺杆与转盘在圆弧孔上有两个接触点且关于中心对称，设接触点正压力为 P，
摩擦力为 f，则对逆螺旋机构作受力分析如下： 

 

 
Figure 4. Sketch of force analysis 
图 4. 逆螺旋机构受力分析 

 
( )

( )
2 cos sin

2 2 sin cos
Z P

Z P X

F F p

T T rF rp

α µ α

α µ α

= = +


= = = −
                          (4) 

式中：α——圆柱螺旋线升角，单位 rad； 
r——圆柱螺旋线半径，单位 m； 
μ——滑动摩擦系数； 
p——碰撞接触力，单位 N； 
FP——接触力在 Z 方向的分力，单位 N； 
TP——接触力在 Z 方向的扭矩，单位 N·m； 
FX——接触力在 X 方向的分力，单位 N； 
FZ——Z 方向上外力，单位 N； 
TZ——Z 方向上外力矩，单位 N·m。 
由此可得在逆螺旋机构结构系统参数确定时轴向拉力 FZ与扭矩 TZ之间的关系如下； 
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( )
1 tan

tan
P Z

P Z

F F
T T r

µ αλ
α µ

+
= = =

−
                               (5) 

式中：λ——拉力–扭矩比例系数。 
由此可知在滑动摩擦系数和螺杆半径不变的情况下，拉力-扭矩比例系数仅和圆柱螺旋线升角的正切

值有关，在 tanα µ> 的范围内，λ随着螺旋升角的增大而减小。 
同理对螺杆加速度不为零的情况作受力分析。由圆柱螺旋线特性知螺杆轴向位移与转盘旋转角度之

间存在线性关系： 

tan
2π
hx rθ α θ= = ⋅                                    (6) 

式中：x——螺杆轴向位移，单位 m； 
θ——转盘旋转角度，单位 rad； 
h——圆柱螺旋线导程，单位 m。 
对 x 进行两次求导可得： 

tan
2π
hx rθ α θ= = ⋅ 

                                     (7) 

在恒力矩 TZ和轴向拉力 FZ作用下，建立系统运动微分方程如下： 

( )
( )
2 cos sin

2 sin cos
Z Z P

Z P Z

mx F p F F

J rp T T T

α µ α

θ α µ α

 = − + = −


= − − = −





                          (8) 

式中：m——螺杆质量，单位 kg； 
J——转盘转动惯量，单位 kg·m2。 
代入式(5)可得： 

2

2

Z Z

P Z

JF mx x T
h

JF x T
h

λ λ

λ λ

π = + +
 π = +


 



                                  (9) 

其中 TZ是由恒力矩机构提供的，在运动过程中大小相对稳定，通常取 500 N·m；J 为转盘转动惯量，通

常取 0.01 kg·m2。扭矩数值远大于转动惯量，因此在加速运动过程中逆螺旋机构产生的轴向接触力大小主

要由扭矩决定，保持相对稳定。 

3.2. 逆螺旋机构运动仿真分析 

为验证逆螺旋机构设计的合理性，分析运动参数和逆螺旋机构结构参数对其传动特性与传力特性的

影响，利用 ADAMS 软件进行运动仿真分析。如图 5 所示，在 ADAMS 软件中导入逆螺旋机构的三维实 
 

 
Figure 5. Dynamic simulation model 
图 5. 动力学仿真模型 
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体模型。按照多体动力学仿真分析步骤，依次对其定义材料属性、运动约束、碰撞接触力设置、初始条

件设置[17]。 
螺杆在直线运动过程中通过与转盘之间的接触传递运动，使转盘克服反方向扭矩做匀速转动，因此

需要对螺杆与转盘之间的接触参数进行设置。ADAMS 中有两种定义碰撞力的方法：一种是补偿法

(Restitution)；另一种是冲击函数法(Impact)。由于前者参数设置正确较为困难，因此实际应用中多采用冲

击函数法来定义碰撞力，其一般表达式为： 

( ) ( ) ( )
0

0 max 0 0 0

0                                                                                  

d d , ,1, ,0       e

q q
F

k q q c q t step q q d q q q

>= 
− − ⋅ ⋅ − ≤

               (10) 

式中： 0q ——两碰撞物体初始距离； 
q——碰撞过程中的实际距离； 
k——刚度系数，单位穿透深度所产生的力； 
e——碰撞过程中非线性刚度力指数； 

maxc ——接触边界的最大阻尼系数； 
d——切入深度。 

为使阻尼力连续，采用了 STEP 函数，其一般形式为 ( )0 0 1 1, , , ,step x x h x h ，可按式(11)进行计算 

( )
0 0

2
0 0 1

1 1

                                  

3 2       
                                   

h x x

step h a x x x
h x x

≤


= + ⋅∆ − ∆ < <
 ≥

                       (11) 

式中： 1 0a h h= − ； ( ) ( )0 1 0x x x x∆ = − − 。  
仿真模型为钢对钢接触，动摩擦系数 μ取 0.16，刚度 k 取 100,000 N/mm；碰撞指数 e 取 1.5；最大

阻尼系数通常设为刚度系数的 0.1%~1%，此处取 100；切入深度 d 一般取 0.1 mm 较为合适。为保证仿真

结果精确，提高计算效率，本次计算采用积分器为 WSTIFF 刚性积分器，其积分格式为 SI2。 
由式(6)可知逆螺旋机构螺杆直线位移与转盘角位移之间存在线性关系，等式两端同时对时间求导可

得螺杆速度、加速度与转盘角速度、角加速度之间也存在线性关系，如式(12)所示。 

tan
2

tan
2

hx r

hx r

θ α θ

θ α θ

 = = ⋅ π

 = = ⋅
 π

 



 



                             (12) 

已知逆螺旋机构螺旋升角 45α = ，半径 30 mmr = ，扭矩 500 N mZT = ⋅ 。对其进行运动仿真，结果

如图 6 所示。 
图 6(a)螺杆在做匀速直线运动时转盘角位移随时间变化曲线图，从中可知当螺杆做匀速直线运动时

转盘也在做匀速旋转运动，且由式(12)可求得不同螺杆运动速度下转盘角速度的理论值，将转盘角速度理

论计算结果与仿真结果相比较，如表 1 所示。 
由表 1 可知逆螺旋机构运动仿真的结果与理论计算值误差很小，证明了螺杆在做匀速直线运动时逆

螺旋机构可以输出匀速转动。 
图 6(b)为螺杆在做匀加速直线运动时转盘角位移随时间变化曲线图，从中可以知当螺杆做匀加速直

线运动时转盘也在做匀加速旋转运动，同理得到不同螺杆运动加速度下转盘角加速度的理论结果与仿真

结果，二者比较如表 2 所示。 
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Figure 6. Results of dynamic simulation 
图 6. 动力学仿真结果 
 
Table 1. Error analysis of angular velocity simulation  
表 1. 角速度仿真结果误差分析 

螺杆速度 
(m/s) 

角速度理论值 
(˚/s) 

仿真结果 
(˚/s) 

相对误差 
(%) 

0.01 19.098 19.153 0.283 

0.10 190.98 190.958 0.015 

0.20 381.97 381.911 0.016 

 
Table 2. Error analysis of angular acceleration simulation 
表 2. 角加速度仿真结果误差分析 

螺杆速度 
(m/s) 

角速度理论值 
(˚/s) 

仿真结果 
(˚/s) 

相对误差 
(%) 

0.01 19.098 18.901 1.034 

0.10 190.98 190.40 0.307 

0.20 381.97 380.98 0.260 

 
由表 2 可知逆螺旋机构运动仿真的结果与理论计算值误差很小，证明了螺杆在做匀加速直线运动时

逆螺旋机构可以输出匀加速转动。 
综上所述，对逆螺旋机构的仿真结果证明了其可将螺杆的直线运动依照固定比例转化为旋转运动，

具有良好的传动特性。 

3.3. 逆螺旋机构碰撞接触力仿真分析 

已知逆螺旋机构螺旋升角 45α = ，半径 30 mmr = ，扭矩 500 N mZT = ⋅ ，对逆螺旋机构碰撞接触力

进行仿真计算，结果如图 7 所示。如图 7(a)~(c)所示，螺杆做匀速直线运动时缓冲力(碰撞接触力在 Z 方

向的上的分力)随时间变化曲线可知，随着螺杆运动速度的增加，缓冲力波动频率也随之增加，但在传动

过程中缓冲力最大值、最小值、有效值基本保持不变，最大值稳定在 25,000 N 左右，最小值稳定在 20,000 
N 左右，有效值稳定在 23,140 N 左右，证明了缓冲力有效值与螺杆运动速度无关。 

由式(5)可得，扭矩 500 N mZT = ⋅ 时缓冲力的理论值为 23,015 N。理论值与仿真结果的有效值相差很
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小，其相对误差为 0.557%，说明逆螺旋机构具有良好的传力特性。同理，保持其余条件不变，得到在不

同螺旋升角条件下缓冲力理论值与仿真结果有效值，作误差分析如表 3 所示。 
 

 
(a) v = 0.01 m/s 时缓冲力–时间                               (b) v = 0.10 m/s 时缓冲力–时间 

 
(c) v = 0.20 m/s 时缓冲力–时间                           (d) a = 0.01m/s2时缓冲力–时间 

 
(e) a = 0.10 m/s2 时缓冲力–时间                            (f) a = 0.20 m/s2时缓冲力–时间 

Figure 7. The results of dynamic simulation 
图 7. 不同运动螺杆运动条件下缓冲力–时间变化曲线 
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Table 3. Error analysis of buffer force simulation 
表 3. 缓冲力结果误差分析 

螺旋升角 
(˚) 

缓冲力理论值 
(N) 

仿真结果有效值 
(N) 

相对误差 
(%) 

40 27837 27769 0.244 

45 23015 23144 0.557 

50 19234 19631 2.022 

 
由表 3 可得在不同螺旋升角条件下，缓冲力理论值与仿真结果相比误差很小，证明逆螺旋机构机构

具有良好的传力特性。 
在螺杆做匀加速直线运动，扭矩 500 N mZT = ⋅ 的条件下，对逆螺旋机构碰撞接触力进行仿真计算，

结果如图 7(d) &图 7(f)所示。在匀加速直线运动过程中，缓冲力在起始时有一个快速上升阶段，随后稳定

在 23,000 N 附近波动，且波动的频率随着加速度的提升而逐渐增大。整个过程中，缓冲力最大值、最小

值基本保持不变，有效值随着加速度的增大略有增加，与式(9)理论分析结果相吻合。由此可知逆螺旋机

构在不同运动条件下均可输出稳定的缓冲力，且缓冲力有效值与理论计算结果相吻合，符合新型缓冲器

设计方案的预期目标。 
根据仿真结果得到了缓冲力——行程的变化曲线，如图 8 所示。 

 

 
Figure 8. Buffer force versus displacement curve 
图 8. 缓冲力随行程变化曲线 

 
如图 8 所示，在逆螺旋机构运动过程中，螺杆与转盘之间存在周期性的接触与分离，因此缓冲力也

具有相应的周期特性，可利用非线性函数对其进行拟合。拟合函数为： 

( )0 sin cy y A x x
ω
π = + ∗ −  

                               (13) 

拟合结果如下： 

( )23140 2400 sin 0.004
0.003

F xπ = + ∗ +  
                          (14) 
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如图 8 所示可知，非线性拟合曲线与缓冲力–行程曲线在最大值、最小值、有效值以及波动周期上

基本保持一致，拟合结果较好。 

4. 冲击响应求解与数值仿真计算 

4.1. 冲击响应求解 

缓冲器动力学模型如图 9 所示，则缓冲器运动微分方程如下： 
 

 
Figure 9. Dynamic model of buffer 
图 9. 缓冲器动力学模型 

 

( ) ( )
( ) ( ) ( )

1 1 1 1 2 1 2

2 2 2 1 2 1 2

m x m g k x x c x x

m x m g k x x c x x nP x

= − − − −


= + − + − −

  

  

                         (15) 

式中： 1m ——电梯轿厢质量，单位 kg； 

2m ——缓冲器缓冲平台质量，单位 kg； 

1x ——电梯轿厢位移，单位 m； 

2x ——缓冲平台位移，单位 m； 
k——弹簧刚度系数，单位 N/m； 
c——阻尼系数，单位 N·s/m； 
n——逆螺旋装置个数。 

其中 P(x)为单个逆螺旋装置提供的缓冲力，可按式(16)进行计算： 

( )
2

2 2

                  & 0
2   or 0

Z Z P

Z P

F F F x
P x J x P F F x

h
λ

≤ =
=  π

+ > >



 

                         (16) 

式中：FZ——Z 方向上外力，单位 N； 
FP——碰撞接触力在 Z 方向的分力，单位 N； 
P——缓冲力有效值，单位 N。 

其中 

( ) ( )2 1 2 1 2ZnF m g k x x c x x= + − + −   
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从式(16)可知： 
1) 缓冲初始阶段，在恒力矩机构和单向传动机构的作用下，缓冲平台保持静止直到 Z 方向外力达到

临界值 P； 
2) 在缓冲运动过程中缓冲力 P(x)与加速度有关，相当于增加了缓冲平台的等效质量； 
令 1 2x x x= − 整理得到相对运动微分方程： 

c kx x x P
m m

′+ + =                                     (17) 

其中 

1 2

1 2

2

2

2

2

2

nJm m
hm

nJm m
h

nJnP g
hP

nJm
h

λ

λ

λ

λ

 π +    =
π + +


π + ′ = π +



 

解得： 

( ) ( )e cos sint
d d

P mx A t B t
k

ξ ω ω ω′− ′
 = + +                          (18) 

其中
k
m

ω = ，
2

c
mk

ξ ′ = ，
2
c
m

ξ ω′= ， 21dω ξ ω′= − ，待定系数 A，B 可由初始条件确定： 

0

0 0

d

P mA x
k

P mv x
kB

ξ ω

ω

′ = −
 ′  ′+ −   =


                                (19) 

将其代入运动微分方程式(13)得： 

( )

( )

1
1 1

2
2

2 2

e sin

e sin
2 2

t

d

t

d

P mx g C t
m m

m g P m nPx C t
n J n Jm m
h h

ξ ω

ξ ω

ω ϕ

ω ϕ
λ λ

′−

′−

 ′
= − − +


 ′+ −

= + + π π + +






                     (20) 

其中 

( ) ( ){ }
( )
( )

1
2 2 2

arctan

d d

d

d

C kA c B A kB c A B

kA c B A
kB c A B

ω ξ ω ω ξ ω

ω ξ ω
ϕ

ω ξ ω

−
′ ′    = + − + − +   

 ′ + − =    ′− + 

 

从式(18)可以得出以下结论； 
1) m1加速度由两个常数项和一个振幅不断衰减的波动项组成，符合匀减速缓冲的设计目标； 
2) 轿厢缓冲过程的平均减速度主要由缓冲力有效值 P 决定； 
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3) 在弹簧刚度一定的情况下，轿厢最大减速度随着阻尼系数的增加先减小后增加；在阻尼系数一定

的情况下，最大减速度随着刚度的增加而增加。 

4.2. Simulink 仿真计算 

为了一步分析新型缓冲器动力学参数与冲击响应参数之间的关系，结合缓冲力-行程拟合函数进行数

值仿真计算。已知电梯轿厢最大质量 m1 = 2500 kg，额定运行速度 v = 5 m/s，缓冲平台质量 m2 = 100 kg，
逆螺旋机构螺旋线升角 α = 45˚，圆柱螺旋线半径 r = 0.03 m，逆螺旋机构个数 n = 4，转盘转动惯量 J = 0.012 
kg·m2 (图 10)。 

 

 
Figure 10. Simulation block diagram 
图 10. 数值仿真框图 

 
弹簧刚度 k 取 1.50 × 105 N/m，阻尼比 ξ取为 0.3，扭矩 275 N mZT = ⋅ 时，缓冲力有效值为 12,750 N，

缓冲力-行程拟合函数为： 

( )12750 1800 sin 0.0012
0.003

F xπ = + ∗ −  
                      (21) 

如图 11 所示，基于缓冲力有效值的冲击响应计算结果与理论计算结果相吻合。初始时冲击加速度响

应较大，随后逐渐减小并稳定在−9.8 m/s2 附近，m2停止运动后，m1在残余速度下做振荡衰减运动直至停

止。基于缓冲力拟合值的计算结果与基于有效值的计算结果主要不同在于加速度在达到最小值后逐渐增

大并在−9.8 m/s2附近波动。而冲击速度与冲击位移在不同缓冲力条件下变化不大。 
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(a) P(X)为有效值时冲击加速度–时间                        (b) P(X)为有效值时冲击速度–时间 

 
(c) P(X)为有效值时冲击位移–时间                         (d) P(X)为拟合值时冲击加速度–时间 

 
(e) P(X)为拟合值时冲击速度–时间                         (f) P(X)为拟合值时冲击位移–时间 

Figure 11. Numerical results of impact response under different buffer force 
图 11. 不同缓冲力条件下冲击响应数值计算结果 

 
根据缓冲性能要求，将缓冲系数 HC和最大反弹速度 Vb作为缓冲器缓冲性能评价指标。阻尼比 ξ 与

缓冲系数 HC可由式(22)求得： 
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1

max max

2

C

c
m k

a x
H

v

ξ =

 =

                                (22) 

式中：amax——m1缓冲过程中最大减速度，单位 m/s2； 
xmax——m1缓冲过程中最大位移，单位 m。 
根据《电梯制造与安装安全规范》规定[1]，电梯缓冲器工作时反弹速度不得超过 1 m/s，因此为分析

弹簧刚度与阻尼比对反弹速度和缓冲系数的影响，分别取弹簧刚度 k 为 1.00 × 105，1.25 × 105，1.50 × 105，

1.75 × 105，2.00 × 105 N/m，阻尼比 ξ取值范围为 0~1，进行数值仿真计算，结果如图 12、图 13 所示。 
 

 
Figure 12. The curves of buffer coefficient versus damping ratio under different stiffness coefficients 
图 12. 不同刚度下缓冲系数随阻尼比的变化曲线 

 

 
Figure 13. The curves of rebound velocity versus damping ratio under different stiffness coefficients 
图 13. 不同刚度下反弹速度随阻尼比变化曲线 
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由仿真结果可以得出以下结论： 
1) 缓冲系数随着阻尼比的增加，先减小后增大，存在最优阻尼比使得该刚度下的缓冲系数取得最小

值； 
2) 反弹速度随着阻尼比的增加，先增大后减小，且随着刚度的增加，反弹速度不断减小； 
3) 如表 4 所示，随着刚度的增加，最优阻尼比与反弹速度不断减小，但最小缓冲系数不断增大。 

 
Table 4. Optimal parameters under different stiffness  
表 4. 不同刚度下的最优化参数 

弹簧刚度 
(N/m) 最优阻尼比 最小缓冲系数 反弹速度 

(m/s) 

1.00 × 105 0.34 0.595 0.988 

1.25 × 105 0.30 0.606 0.924 

1.50 × 105 0.28 0.618 0.877 

1.75 × 105 0.26 0.630 0.823 

2.00 × 105 0.24 0.642 0.782 

 
根据翁雪涛[20]等人的计算，传统弹簧式缓冲器缓冲系数一般在 1 以上，当限位器带有一定阻尼时可

以提升缓冲性能，最优值在 0.8 左右。与之相比，新型缓冲器缓冲系数最小值都在 0.6 左右，大大提高了

缓冲性能。实际设计中，可先根据缓冲器对反弹速度的要求划定弹簧刚度和阻尼比选择范围，再根据不

同刚度下的缓冲系数随阻尼比变化曲线，确定最小缓冲系数下的刚度和阻尼比。 

5. 结语 

本文系统性地研究了新型缓冲器的工作原理，该缓冲器由凸轮–弹簧式恒力矩装置和逆螺旋传动构

件组成，缓冲器工作过程中产生不随位移变化而变化的恒力。通过对系统的动力学模型理论和仿真分析，

得到了该类型缓冲器的性能曲线；在此基础上，进行了系统冲击响应计算，分析了系统动力学参数对缓

冲性能的影响规律，得到了在不同刚度下缓冲系数、反弹速度随阻尼比的变化曲线，可为相关工程设计

提供参考。本文算例也表明与传统弹簧式缓冲器相比新型缓冲器具有更加优良的缓冲性能，与应用最广

泛的油压式缓冲器相比，本类型缓冲器具有良好的性能可设计性和不占用底坑空间的优点，可应用于高

速电梯缓冲器设计领域。 
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