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　　【摘要】　运用弹流动力润滑理论建立了传动装置牵引特性计算模型，并通过 Ｍａｔｌａｂ建立了该传动系统的动

力学仿真模型。通过仿真计算可知，在变速过程中，由于摩擦副存在滑滚比，牵引摩擦副所起的作用相当于传统变

速箱的变矩器或主离合器，具有缓冲功能；并且在某一输入转速和法向加载力下，传动比越小，最大输出转速越大，

但达到稳定所用时间越长，同时输出转矩和输出角加速度响应时间越长。仿真结果反映了牵引传动装置的动力学

特性，为液压压紧式牵引传动装置提供了准确的分析方法。
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　　引言

液压压紧式牵引传动装置是一种摩擦式无级

变速器，其通过调整内、外圆锥的工作半径而实现

无级调速
［１～４］

。传统的对摩擦副的研究主要是利

用经验公式进行牵引力求解，经验公式忽略了滑

滚比、接触区变形和法向加载力等因素对牵引系

数的影响，这种方法虽然计算简单，但误差较大，

无法真实体现各因素对摩擦副特性的影响
［５］
。本

文在考虑滑滚比、接触变形和润滑油特性等因素

条件下，运用弹性流体动力润滑理论对内、外摩擦

副进行数学建模，并通过数值求解方法得到内、外

摩擦 副 的 牵 引 力、输 出 转 速 和 转 矩
［９］
。通 过

Ｍａｔｌａｂ搭建内、外摩擦副各自的求解模块，并利用
Ｓｉｍｕｌｉｎｋ建立内、外摩擦副之间的迭代求解模型，
在输入转速、阻力矩和法向加载力给定的情况下，

研究不同传动比对液压压紧式牵引传动装置动力

学性能的影响。



１　工作原理

液压压紧式牵引传动装置主要由变速机构和液

压压紧机构组成，如图 １所示。通过调节油腔 ７中
油压，使内、外摩擦副在油的压紧力作用下产生剪切

力，实现动力的传递。

图 １　传动装置简图
Ｆｉｇ．１　Ｄｉａｇｒａｍｏｆｔｒａｎｓｍｉｓｓｉｏｎ

１．外摩擦轮　２．外圆锥　３．动力传动销　４．内圆锥　 ５．内摩擦

轮　６．调速机构　７．油腔　８．油道
　

为了便于分析，把外摩擦轮与外圆锥组成的摩

擦副称为外摩擦副，内摩擦轮与内圆锥组成摩擦副

称为内摩擦副。为了更直观地反映该液压压紧式牵

引传动装置的工作机理，可以将该装置抽象成行星

轮系（图２）。调速时，通过变速机构使双圆锥左右
移动，内、外圆锥与内摩擦轮和外摩擦轮的工作直径

ｄ２和 ｄ１也随着改变，从而达到改变传动装置的传动
比实现装置的无级变速。

图 ２　等效的行星轮系
Ｆｉｇ．２　Ｅｑｕｉｖａｌｅｎｔｏｆｐｌａｎｅｔａｒｙｇｅａｒｔｒａｉｎ

　
在不考虑摩擦副滑动情况下，假设以外摩擦轮

转速作为输入，则可得内摩擦轮的输出转速为

ｎｏｕｔ＝
Ｄ２ｄ２
Ｄ１ｄ１

ｎｉｎ （１）

式中　ｎｉｎ———外摩擦轮的转速
Ｄ１、Ｄ２———内、外摩擦轮的工作直径

由式（１）可得传动比为

ｉ＝
ｎｉｎ
ｎｏｕｔ
＝
Ｄ１ｄ１
Ｄ２ｄ２

（２）

２　动力学建模与仿真

２１　动力学分析
由于液压压紧式牵引传动装置是通过内、外摩

擦副之间的剪切力来传递动力，因此对内、外摩擦副

的研究是该装置动力学分析的关键。在高速高压

下，需要考虑接触区变形、牵引油粘度变化和流变模

型的选择等问题，因此本文采用弹性流体动力润滑

理论对内、外摩擦副进行研究。

内、外摩擦副的弹流润滑模型的基本方程

有
［６～７］

：流体动压方程（Ｒｅｙｎｏｌｄｓ方程）、弹性变形方
程、膜厚方程以及粘压方程。

流体动压方程为

ｄ
ｄ (ｘ ρｈ

３

１２η
ｄｐ
ｄ )ｘ ＝Ｕｄ

ｄｘ
（ρｈ） （３）

式中　ρ———牵引油密度　　Ｕ———卷吸速度
ｈ———摩擦副之间膜厚
ｐ———接触区域内压应力
η———牵引油动力粘度

弹性变形方程为

ｖ（ｘ）＝－ ２
πＥ′∫

ｓ２

ｓ１

ｐ（ｓ）ｌｎ（ｓ－ｘ）２ｄｓ＋ｃ （４）

式中　ｐ（ｓ）———分布力函数　　ｃ———常数
Ｅ′———摩擦副的综合弹性模量

粘度与压力关系为

η＝η０ｅｘｐ｛（ｌｎη０＋９６７）［（１＋５１×１０
－９ｐ）ｚ－１）］｝

（５）
式中　η０———在标准大气压力下的粘度

ｚ———实验常数，取０５７
摩擦副之间油膜厚度方程为

ｈ（ｘ）＝ｈ０＋
ｘ２

２Ｒ
＋ｖ（ｘ） （６）

式中　ｈ０———无载荷刚体中心膜厚
Ｒ———摩擦副的当量曲率半径

流变模型采用更为适用的 ＢａｉｒＷｉｎｅｒ模型［８］

τＬ＝τ０＋ｍｐ

γ
·

＝１
Ｇ∞
ｄτ
ｄｔ
＋
τＬ
η (ｌｎ １－ττ )

Ｌ
{ －１ （７）

式中　τＬ———润滑油的极限剪应力

τ０———初始剪切应力，取为２ＭＰａ
ｍ———润滑油的物质特性参数，取为００４６

γ
·

———两个摩擦面之间的剪切率

τ———接触区的剪应力　　ｔ———时间
Ｇ∞———高频极限剪切弹性模量

摩擦副牵引力是油膜与接触体界面上剪应力的

总和，即

Ｆｔ＝τｄｘｄｙ （８）

滑滚比是摩擦副表面的滑动速度与卷吸速度之

比，由此可得外摩擦副和内摩擦副的滑滚比分别为
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ｓ１＝
２（ｖｉｎ－ｖｚ）
ｖｉｎ＋ｖｚ

ｓ２＝
２（ｖ′ｚ－ｖｏｕｔ）
ｖ′ｚ＋ｖ










ｏｕｔ

（９）

式中　ｖｚ、ｖ′ｚ———外、内圆锥在接触区的线速度
ｖｉｎ、ｖｏｕｔ———外、内摩擦轮在接触区的线速度

建立的系统动力学方程为

Ｉ１
ｄ２θ２
ｄｔ２
＝Ｆｔ１

ｄ１
２
－Ｆｔ２

ｄ２
２

Ｉ２
ｄ２θ３
ｄｔ２
＝Ｆｔ２

Ｄ１
２
－Ｔ









 ｆ

（１０）

式中　Ｉ２、Ｉ１———双圆锥、内摩擦轮的转动惯量
Ｆｔ２、Ｆｔ１———内、外摩擦副的牵引力
Ｔｆ———阻力矩　　θ２———双圆锥转角
θ３———内摩擦轮转角

２２　动力学仿真模型
通过 Ｍａｔｌａｂ中的 Ｓｉｍｕｌｉｎｋ模块建立液压压紧

式牵引传动装置的动力学仿真模型，如图３所示，方
框①为双圆锥的动力学仿真模型，其中 ＭａｔｌａｂＦｃｎ２
函数模块是对外摩擦轮与外圆锥之间摩擦副弹流润

滑动力求解模块，从而得到外摩擦副剪切力对双圆

锥所产生的转矩；方框②为输出轮的动力学仿真模
型，其中 ＭａｔｌａｂＦｃｎ１函数模块是对内圆锥与内摩擦
轮之间摩擦副弹流润滑动力求解模块，可得到输出

轮在不同负载下的动力学特性。

图 ３　传动系统动力学仿真图

Ｆｉｇ．３　Ｋｉｎｅｔｉｃｓｉｍｕｌａｔｉｏｎｃｈａｒｔｏｆｔｒａｎｓｍｉｓｓｉｏｎ
　

３　仿真结果与分析

假设作用在内、外摩擦副上的法向加载力为

４０００Ｎ，传动比分别为 ０１６７、０２６７、０５和 ０８，内
摩擦轮所受的阻力矩为 ５Ｎ·ｍ，外摩擦轮输入转速
为１００００ｒ／ｍｉｎ，外摩擦轮的直径为 ３００ｍｍ，内摩擦
轮的直径为１００ｍｍ，内、外摩擦副的接触长度均为
５ｍｍ。

液压压紧式牵引传动装置对于不同的传动比ｉ，
从起步开始加速，内摩擦轮的输出转速、角加速度和

输出转矩随时间变化如图４～６所示。

图 ４　输出转速随时间的变化曲线

Ｆｉｇ．４　Ｏｕｔｐｕｔｓｐｅｅｄｔｒａｎｓｆｏｒｍａｔｉｏｎｃｕｒｖｅｓ
　
从图４可以看出，阶跃响应时，输出端转速从 ０

开始升速，不同的传动比 ｉ所对应的内摩擦轮转速
达到稳定的时间有所不同，当 ｉ＝０１６７时，调节时
间大约需１６ｓ，而 ｉ＝０５时，调节时间为５ｓ，随着传
动比的增加，调节到稳定转速的时间不断减小。在

外摩擦轮输入转速一定的情况下，随着传动比的减

小，由结构可知输出转速是不断增加的一个过程。

另外，从图中可以看出，输出转速需要一段逐渐加速

过程才能达到稳定，这与普通汽车中的离合器或变

矩器一样，能起到一定的缓冲功能，而加速时间的长

短与传动比有关，传动比越小，加速时间越长，缓冲

作用越明显，这是由于在起步时，滑滚比达到最大，

牵引力达到最大，而随着滑滚比的减小，摩擦副的牵

引力不断减小，当牵引力与阻力相同时，速度达到最

大。

图 ５　输出转矩随时间的变化曲线

Ｆｉｇ．５　Ｏｕｔｐｕｔｔｏｒｑｕｅｔｒａｎｓｆｏｒｍａｔｉｏｎｃｕｒｖｅｓ
　

图 ６　角加速度随时间的变化曲线

Ｆｉｇ．６　Ａｎｇｕｌａｒａｃｃｅｌｅｒａｔｉｏｎｔｒａｎｓｆｏｒｍａｔｉｏｎｃｕｒｖｅｓ
　

由图５可知，在 ｔ＝０时刻，对于所有传动比，输
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出端的输出转矩最大。这是由于此时内摩擦轮静

止，因此滑滚比达到最大，牵引系数最大，所受的剪

切力也最大，因此输出转矩最大。而后随着滑滚比

的减小输出转矩也不断减小，最终等于阻力矩。另

外，对于不同传动比，最后与阻力矩平衡所用时间不

同，传动比越大，所用时间越少。

由图６可知，ｔ＝０时刻，输出角加速度最大，这
是由于此时剪切力最大，而且输出角加速度随输出

转矩的减小而减小，由此可知输出轮的角加速度与

输出转矩具有相应的变化规律。

由图５和图６可知，对于不同传动比，起始输出
转矩和起始角加速度不同。这是由多个因素引起

的，首先传动比不同，双圆锥所处的位置不同，即内、

外圆锥的工作半径不同，使内、外摩擦副的接触面积

不同，从而导致牵引力不同，同时由式（１０）可知，
内、外工作半径不同，也会使起始输出转矩不同；其

次，由于传动比不同，也使双圆锥的起始角速度不

同，由式（１０）可知，双圆锥的角加速度不同，也会导
致起始输出转矩和起始输出角加速度不同。

４　结论

（１）通过采用弹性流体动力润滑理论分别建立
液压压紧式牵引传动装置内、外摩擦副的牵引特性

模型，同时运用 Ｍａｔｌａｂ／Ｓｉｍｕｌｉｎｋ建立液压压紧式牵
引传动的动力学模型，并对内、外摩擦副进行迭代求

解，从而得到精确的计算结果，并且提高了工作效

率。

（２）在不同传动比下，摩擦副的牵引力和牵引
系数与滑滚比和法向加载力等因素有关，起步时，滑

滚比最大，此时输出转矩达到最大，随着滑滚比的减

小，输出转矩也逐渐减小最终与阻力矩相同，此时输

出速度达到最大。而滑滚比的调整需要一定的时

间，因此装置的内、外摩擦副所起的作用相当于传统

变速箱的变矩器或主离合器，具有缓冲功能。

（３）不同传动比下，由于摩擦副接触面积、内
（外）摩擦副工作半径和双圆锥速度等因素影响将

导致系统有不同的起始输出转矩和起始输出角加速

度。
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