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摘要：为了解决液粘调速离合器摩擦副偏磨问题，提高液粘调速离合器摩擦片运动系统的响应速度，提出了一种新

型双活塞结构液粘调速离合器。基于摩擦片受力模型，推导出了双活塞结构液粘调速离合器摩擦片间油膜的动态

平衡方程及传递函数，并对其动态特性进行了理论分析及仿真研究。结果表明：双活塞结构液粘调速离合器与单

活塞的相比输出响应速度明显提高；在输出转速为 ８０ｒａｄ／ｓ时，其响应时间可由 ５２ｓ减少到 ２２ｓ。
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　　引言

液粘调速离合器是基于液体粘性传动（Ｈｙｄｒｏ
ｖｉｓｃｏｕｓｄｒｉｖｅ）理论，以粘性流体为工作介质，依靠摩
擦片间油膜剪切力来传递动力的一种调速装置，尤

其适用于大型风机水泵的调速节能
［１－３］

。液粘调速

离合器摩擦片运动系统属于过阻尼系统
［４］
，由于过

阻尼系统响应速度往往很慢，因此提高其响应速度

意义重大。为了提高液粘调速离合器的响应速度，

改善系统的动态特性，学者们进行了大量相关研

究
［５－９］

。主要从控制策略、控制系统方面来改善系

统的输出响应，但很少有人关注液粘调速离合器主

机内部结构与其动态响应特性之间的关系。

本文从液粘调速离合器本身结构来探讨如何改

善其动态响应特性。提出具有双活塞结构的新型液

粘调速离合器，通过力学模型分析，得出新型液粘调

速离合器的动态平衡方程及传递函数。

１　双活塞液粘调速离合器结构与工作原理

普通液粘调速离合器采用的是单活塞压紧结

构，实际工程应用过程中发现，液粘调速离合器摩擦

副偏磨现象严重，靠近活塞一侧的摩擦片磨损剧烈，

远离活塞一侧的摩擦片磨损轻微。这是因为：单活

塞压紧结构下，从靠近活塞一侧到远离活塞一侧压

紧力递减，因此各摩擦片传递扭矩大小不一，进而导

致摩擦片严重偏磨。为此，对其内部结构进行了改

进设计，提出了一种新型双活塞液粘调速离合

器
［１０－１１］

。结构如图１所示。

图 １　双活塞液粘调速离合器结构简图

Ｆｉｇ．１　ＨＶＤｃｌｕｔｃｈｗｉｔｈｄｏｕｂｌｅｐｉｓｔｏｎ
１．主动轴　２．主动轴透盖润滑油入口　３．主动轴透盖控制油入

口　４．控制油油管　５．右压紧弹簧　６．右活塞　７．被动摩擦片

８．主动摩擦片　９．左压紧弹簧　１０．左活塞　１１．被动轴透盖控

制油入口　１２．被动轴
　

其工作原理为：润滑油经主动轴透盖上的润滑

油入口进入主动轴的轴向油道，然后依次经过主动

轴的径向油道、分油道、喷油小孔进入主被动摩擦片

间隙，形成油膜。在油膜剪切力作用下进而传递转

矩；控制油一路经被动轴透盖上的控制油入口进入

被动轴的轴向油道，然后经被动轴的径向油道进入

活塞缸。另一路控制油则经主动轴透盖上的控制油

入口进入主动轴轴向油道内的控制油管，然后进入

活塞缸。通过调节左右两路控制油压大小可以控制



左右活塞对称位移，从而双向调节摩擦副间隙大小，

进而调节转矩。

２　油膜承载力分析

油膜承载力组成有
［１２］

Ｆｄ＝Ｆ１－Ｆ２－Ｆ３＋Ｆ４ （１）
式中　Ｆｄ———油膜承载力，Ｎ

Ｆ１———静压承载力，Ｎ
Ｆ２———离心承载力，Ｎ
Ｆ３———挤压作用力，Ｎ
Ｆ４———动压承载力，Ｎ

２１　静压承载力
润滑油流过两静止的平行摩擦片间间隙时，形

成缝隙流动
［１３］
。其基本公式是

ｑ＝ｂδ
３Δｐ
１２μｌｐ

（２）

式中　ｑ———流过平行平板的流量，ｍ３／ｓ
ｂ———两平板间缝隙的宽度，ｍ
δ———平板间油膜的厚度，ｍ
Δｐ———缝隙流动在长度 ｌ内的压力差，Ｐａ
μ———油液的动力粘度，Ｐａ·ｓ
ｌｐ———平板的长度，ｍ

通过公式推导可得

Ｆ１＝
πΔｐ
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ｒ２
ｒ )

[
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２
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２
１ (ｌｎ ｒ２

ｒ ) ]
１

（３）

式中　ｒ２———摩擦片外半径，ｍ
ｒ１———摩擦片内半径，ｍ

２２　离心承载力
润滑油流过旋转的摩擦片间间隙时由于离心力

引起压力下降而产生离心承载力
［１３］
，通过公式推导

可得

Ｆ２＝
ρπ
６
（ｒ４２－ｒ

４
１ (） ω２１－ω１Δω＋３１０Δω )２ （４）

式中　ρ———润滑油液密度，ｋｇ／ｍ３

ω１———主被动摩擦片角速度，ｒａｄ／ｓ
Δω———主被动摩擦片角速度差，ｒａｄ／ｓ

２３　挤压作用力
摩擦片轴向相互运动时，油膜厚度发生变化，由

此产生挤压作用力
［４］
，公式推导得
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２４　动压承载力
实际摩擦片表面往往开有沟槽，由此产生动压

承载力，动压承载力的表达式比较复杂，为了分析方

便，可以将摩擦片看作是一块长为 π（ｒ１＋ｒ２）、宽为

ｒ２－ｒ１的平板
［４］
，则动压承载力可简化为

　Ｆ４＝
ｍμｌ１ｌ２（ｌ１＋ｌ２）（ｒ２－ｒ１）（ｒ１＋ｒ２）ｈａΔω

２ｌ１δ
３＋２ｌ２（δ＋ｈａ）

３ （６）

式中　ｍ———沟槽数目　　
ｌ１———沟槽宽度，ｍ
ｌ２———台阶宽度，ｍ
ｈａ———沟槽深度，ｍ

３　油膜动态平衡方程

由于采用左右对称双活塞压紧结构，左右活

塞分别在左右压紧弹簧的作用下，克服油液压力

以及其他阻力，推动与之靠近的第 １片、第 ｎ＋１
片摩擦片运动。左边的第 １片摩擦片通过油膜作
用力依次推动第 ２片、第 ３片直至第 ｎ／２片运动；
右边的第ｎ＋１片摩擦片则通过油膜作用力依次推
动第 ｎ片、第 ｎ－１片直至第 ２＋ｎ／２片运动；中间
第 １＋ｎ／２片摩擦片轴向固定不动。运动示意图
如图 ２所示。

图 ２　双活塞液粘调速离合器摩擦片运动示意图

Ｆｉｇ．２　ＭｏｖｅｍｅｎｔｏｆｔｈｅｆｒｉｃｔｉｏｎａｌｄｉｓｋｓｏｆＨＶＤ

ｃｌｕｔｃｈｗｉｔｈｄｏｕｂｌｅｐｉｓｔｏｎ
１．油膜　２．被动摩擦片　３．主动摩擦片

　

假设摩擦片的初始位移坐标为 ｘ１，ｘ２，…，ｘｎ＋１，
左右活塞初始位置距中间第 １＋ｎ／２摩擦片为 ｌ，摩
擦片间油膜的厚度为 σｉ，摩擦片间油膜厚度增量为

Δσｉ，则可得
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由于采用的是左右完全对称的双活塞结构，易

知

２ 农　业　机　械　学　报　　　　　　　　　　　　　　　　　２０１４年



δ１＝δｎ
δ２＝δｎ－１
　　
δｎ
２
＝δｎ

２＋１

Δδ１＝Δｘ２－Δｘ１
Δδ２＝Δｘ３－Δｘ２
　　
Δδｎ

２
＝－Δｘｎ

２

Δδｎ
２＋１
＝Δｘｎ

２＋２
＝Δδｎ

２

　　
Δδｎ－１＝Δｘｎ－Δｘｎ－１＝Δδ２
Δδｎ＝Δｘｎ＋１－Δｘｎ＝Δδ



























１

（８）

所以可得

∑
ｎ

ｉ＝１
Δδｉ ＝Δδ１＋Δδ２＋… ＋Δδｎ２ ＋Δδｎ２＋１＋

　　Δδｎ
２＋１
＋…Δδｎ ＝２∑

ｎ
２

ｉ＝１
Δδｉ

Δｘ１ ＝－∑
ｎ
２

ｉ＝１
Δδｉ

ｙ＝∑
ｎ

ｉ＝１
Δδｉ ＝－２Δｘ

















１

（９）

将式（３）～（６）代入式（１）后可得
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式中　ｐ１———油膜静压力，Ｐａ
根据双活塞液粘调速离合器的结构，对其活塞

和各摩擦片进行动力学平衡研究，设压紧弹簧刚度

为 Ｋｔ，活塞面积为 Ａｈ，油缸压力为 ｐｈ，忽略摩擦力的
影响，得动力平衡方程为

（ｍｈ＋ｍ）
ｄ２ｘ１
ｄｔ２
＝Ｋｔ（ｘ０＋ｘ１）－ｐｈＡｈ－Ｋ１ｐ１＋

　　
Ｋ２
δ３１

ｄδ１
ｄｔ
＋Ｋ３ω

２
ｍ－

Ｋ４Δω
ｌ１δ

３
１＋ｌ２（δ１＋ｈａ）

３

ｍ
ｄ２ｘ２
ｄｔ２
＝－
Ｋ２
δ３１

ｄδ１
ｄｔ
＋

Ｋ４Δω
ｌ１δ

３
１＋ｌ２（δ１＋ｈａ）

３＋

　　
Ｋ２
δ３２

ｄδ２
ｄｔ
－

Ｋ４Δω
ｌ１δ

３
２＋ｌ２（δ２＋ｈａ）

３

　　　

ｍ
ｄ２ｘｎ

２

ｄｔ２
＝－

Ｋ２
δ３ｎ
２－１

ｄδｎ
２－１

ｄｔ
＋

Ｋ４Δω
ｌ１δ

３
ｎ
２－１
＋ｌ２（δｎ２－１＋ｈａ）

３＋

　　
Ｋ２
δ３ｎ
２

ｄδｎ
２

ｄｔ
－

Ｋ４Δω
ｌ１δ

３
ｎ
２
＋ｌ２（δｎ２ ＋ｈａ）



























３

（１１）

式中　ｍｈ———活塞质量，ｋｇ

ｘ０———弹簧初始压缩量，ｍ

ｘ１———摩擦片初始位移量，ｍ

由于 ｍｍｈ，可忽略摩擦片运动惯性力的影
响，在工作点附近对式（１１）按增量线性化得
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其中
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将式（１２）中各分式相加整理后可得
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２
ｄ２ｙ
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ｎ
－
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忽略流体的泄漏及可压缩性，经线性化后可得

双活塞结构下液粘调速离合器活塞缸流量平衡方

程
［４］
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（１５）
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其中 Ｋｄ＝
πｄ４

１２８μｌｙ
式中　ｄ———液压油管直径，ｍ

ｌｙ———液压油管长度，ｍ
Δｐｈ———压差，Ｐａ

代入式（１４）后得
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再经拉氏变换可得
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其固有频率及阻尼比分别为
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Ａ２ｈ
２Ｋｄ
ｎ

２ｎ
ｍｈＫ′４
２ｎ

－
ｍｈＫｔ

槡 ４

（１９）

随着液粘调速离合器输出转速越来越大，其油

膜厚度越来越小，由式（１３）可知 Ｋ′２越来越大，阻尼
比也将越来越大。当 ξｎ１时，系统可进一步简化

成一节惯性系统，其响应特性由转折频率 ωｒ＝
ξｎ
ωｎ
决

定。显然，提高 ωｎ，减小 ξｎ，将有利于加快系统的响
应速度。

由式（１８）可知：双活塞结构液粘调速离合器摩
擦片运动系统的固有频率与活塞质量 ｍｈ、弹簧刚度
Ｋｔ、系数 Ｋ′４／ｎ有关。减小活塞质量 ｍｈ、增大系数
Ｋ′４／ｎ、减小弹簧刚度 Ｋｔ，将加大系统的固有频率，有
利于提高系统响应速度。

由式（１９）可知：双活塞结构液粘调速离合器摩
擦片运动系统的阻尼比与活塞质量 ｍｈ、活塞面积
Ａｈ、弹簧刚度 Ｋｔ以及系数 Ｋｄ、Ｋ′４／ｎ、Ｋ′２／ｎ等因素有
关，增大活塞质量 ｍｈ、增大系数 Ｋｄ、Ｋ′４／ｎ，减小弹簧
刚度 Ｋｔ、活塞面积 Ａｈ、系数Ｋ′２／ｎ，将减小系统的阻尼
比，有利于提高系统响应速度。

４　动态特性对比分析

单活塞结构下液粘调速离合器的油膜厚度总增

量线性化平衡方程
［４］
为

ｍｈ
ｄ２ｙ
ｄｔ２ (＋ Ｋ′２

ｎ
＋
Ａ２ｈ
Ｋ )
ｄ

ｄｙ
ｄｔ (＋ Ｋ′４

ｎ
－Ｋ )ｔ ｙ＝－Ｋ′３Δω２

（２０）

取拉式变换得

ｙ＝
－Ｋ′３Δω２

ｍｈＳ
２ (＋ Ｋ′２

ｎ
＋
Ａ２ｈ
Ｋ )
ｄ
Ｓ＋
Ｋ′４
ｎ
－Ｋｔ

（２１）

其固有频率及阻尼比分别为

ω′ｎ＝

Ｋ′４
ｎ
－Ｋｔ

ｍ槡 ｈ
（２２）

ξ′ｎ＝
Ｋ′２＋

Ａ２ｈ
Ｋｄ
ｎ

２ｎ
ｍｈＫ′４
ｎ
－ｍｈＫ槡 ｔ

（２３）

两者动态特性对比分析：

比较式（１８）及式（２２）易知：ω′ｎ＜ωｎ，说明将液
粘调速离合器由单活塞压紧结构改进为双活塞结构

后，固有频率有所提高，其输出响应速度相应提高。

比较式（１９）及式（２３）易知：ξ′ｎ＞ξｎ，说明将液粘
调速离合器由单活塞压紧结构改进为双活塞结构

后，其阻尼比有所下降，液粘调速离合器的输出响应

时间缩短。

由过阻尼系统上升时间定义
［１４］

ｔｒ＝
１＋１５ξｎ＋ξ

２
ｎ

ωｎ
（２４）

因此，双活塞压紧结构下的液粘调速离合器输

出转速响应时间要明显小于单活塞压紧结构下的液

粘调速离合器输出转速响应时间。

５　ＡＤＡＭＳ仿真分析

为了便于动力学仿真分析，针对液粘调速离合

器传动部分的几何模型作相应简化，可更好地模拟

离合器启动阶段的动态过程。简化并导入动力学分

析软件后的液粘调速离合器如图３、４所示。

图 ３　简化后的液粘调速离合器

Ｆｉｇ．３　ＳｉｍｐｌｉｆｉｅｄＨＶＤｃｌｕｔｃｈ
　
为了模拟液粘调速离合器摩擦片运动系统动态

过程，可以根据其运动特点改变驱动及活塞运动速

度等相关参数，通过多次试验对比而获得接近真实
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图 ４　隐藏被动鼓后的液粘调速离合器

Ｆｉｇ．４　ＨＶＤｃｌｕｔｃｈｗｉｔｈｈｉｄｄｅｎｄｒｉｖｅｎｄｒｕｍ
　
的结果。

给定活塞运动速度 ｖ＝０１ｍｍ／ｓ不变，主动轴
输入转速ω分别取６０ｒａｄ／ｓ、８０ｒａｄ／ｓ，然后分别对单
活塞结构和双活塞结构液粘调速离合器进行仿真对

比，结果如图５所示。

图 ５　同一活塞运动速度不同输入转速时的系统响应图

Ｆｉｇ．５　Ｓｙｓｔｅｍｒｅｓｐｏｎｓｅｓｗｉｔｈｄｉｆｆｅｒｅｎｔｉｎｐｕｔｓｐｅｅｄｓ

ａｎｄｔｈｅｓａｍｅｐｉｓｔｏｎｓｐｅｅｄ
　
从图 ５中可以看出，液粘调速离合器由单活塞

结构改进为双活塞结构后，当输入转速为 ６０ｒａｄ／ｓ
时，其动态响应的上升时间由４４ｓ减小到２０ｓ，当输
入转速为 ８０ｒａｄ／ｓ时，其动态响应的上升时间由
５２ｓ减小到２２ｓ。

给定主动轴输入转速 ４０ｒａｄ／ｓ不变，活塞运动
速度分别取 ０１０ｍｍ／ｓ、０１３ｍｍ／ｓ，然后分别对单
活塞结构和双活塞结构液粘调速离合器进行仿真对

比，结果如图６所示。

图 ６　同一输入转速不同活塞运动速度时的系统响应图

Ｆｉｇ．６　Ｓｙｓｔｅｍｒｅｓｐｏｎｓｅｓｗｉｔｈｄｉｆｆｅｒｅｎｔｐｉｓｔｏｎｓｐｅｅｄｓ

ａｎｄｔｈｅｓａｍｅｉｎｐｕｔｓｐｅｅｄ
　
从图６中看出，液粘调速离合器由单活塞结构改

进为双活塞结构后，当活塞运动速度为 ０１０ｍｍ／ｓ

时，其动态响应的上升时间由４０ｓ减小到２１ｓ，当活
塞运动速度为 ０１３ｍｍ／ｓ时，其动态响应的上升时
间由３１ｓ减小到１４ｓ。

从上图分析得出，在同一活塞运动速度下，随着

输入转速的提高，液粘调速离合器系统响应速度有

所下降；在同一输入转速下，随着活塞运动速度的提

高，液粘调速离合器系统响应速度有所提高；无论何

种情况，液粘调速离合器由单活塞结构改进为双活

塞结构后，其响应速度均显著提高，并且其改善效果

随着输入转速的提高和活塞速度的提高而更佳。

为了更加真实地反映液粘调速离合器的工作过

程，以稳定的转速比为目标，以控制油压的变化为输

入量，对其启动过程和调速过程进行进一步仿真分

析。在 ＡＤＡＭＳ中通过 ｓｔｅｐ函数对活塞加载来模拟
油压作用力，结果如图７所示。

图 ７　不同控制油压下的系统响应图

Ｆｉｇ．７　Ｓｙｓｔｅｍｒｅｓｐｏｎｓｅｕｎｄｅｒｄｉｆｆｅｒｅｎｔｃｏｎｔｒｏｌｏｉｌｐｒｅｓｓｕｒｅ
　
从图７中可以看出，当控制油压为０５ＭＰａ时，

主被动摩擦片在油压反作用下完全顶开压紧弹簧实

现分离，此时液粘调速离合器不传递扭矩，传动比为

０；１０ｓ后将控制油压降为０，主被动摩擦片在压紧弹
簧作用下完全压紧，此时液粘调速离合器处于同步

运行状态，转速比为 １；６０ｓ后将控制油压升为
０４ＭＰａ，此时主被动摩擦片处于油膜剪切状态，液
粘调速离合器调速运行，转速比为 ０８。进一步对
比两种结构下系统响应特性曲线可以看出，液粘调

速离合器由单活塞结构改进为双活塞结构后，当转

速比为１时，其动态响应的上升时间由 ４２ｓ减小到
２３ｓ，当转速比为 ０８时，其动态响应的上升时间由
１９ｓ减小到１１ｓ。

６　结论

（１）提出了一种双活塞结构液粘调速离合器，
理论分析结果表明其摩擦片运动系统具有较大的固

有频率 ωｎ和较小的阻尼比 ξｎ。
（２）增大系数Ｋ′４／ｎ、减小弹簧刚度Ｋｔ，将加大系

统的固有频率；增大系数 Ｋｄ、Ｋ′４／ｎ，减小弹簧刚度
Ｋｔ、活塞面积 Ａｈ、系数 Ｋ′２／ｎ，将减小系统的阻尼比，
有利于提高双活塞结构液粘调速离合器摩擦片运动
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系统动态响应速度。

（３）ＡＤＡＭＳ仿真结果对比分析表明：随着输入
转速的提高和活塞运动速度的提高，双活塞结构对

液粘调速离合器调速性能改善效果更加显著。
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