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液体黏性调速起动瞬态过程数值模拟研究

孟庆睿 ,侯友夫
(中国矿业大学 机电工程学院 ,江苏 徐州　221116)

摘　要 : 为揭示油膜挤压效应对液体黏性调速起动过程的影响 ,本文采用有限元素法联立求解修正瞬态雷诺方程、能

量方程、润滑油黏温方程等对调速起动过程进行数值模拟研究.结果表明由于油膜在调速起动过程中逐渐减薄 ,挤压

效应对油膜承载力产生较大的影响 ,但在起动过程的不同阶段其影响不同.在起动过程开始阶段 ,油膜挤压效应的影

响较小 ,随着油膜的减薄 ,挤压效应对油膜承载力的影响越来越显著.调速起动试验验证了这一结果的正确性.
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　　液体黏性调速与液体黏性调速起动的基础都是

液体黏性传动技术 ,但其工作机理却大不相同.液体

黏性调速主要应用于大型风机、水泵等的调速 ,其工

作机理是根据流量的需要将风机或水泵的转速升高

或降低至新的转速 ,然后在该转速下稳定工作 ,关注

的焦点是在新的转速下工作的稳定性.由于由原转

速调节至新的转速的过渡过程时间短且对以后转速

的稳定性没有影响 ,因此在液体黏性调速技术的研

究中一般都忽略该过渡过程.与液体黏性调速不同 ,

应用于带式输送机等大中型机械设备的液体黏性调

速起动的研究重点正是速度变化的过渡过程.并且

要求在调定的时间内起动速度按给定曲线从零变化

到额定值.

对于液体黏性调速 ,要求在某一转速下稳定工作

实际上就是要求将油膜的厚度控制在某一稳定值.对

于这种工况 ,研究油膜的传递扭矩及承载力等特性时

不必考虑油膜的挤压效应.但是对于液体黏性调速起

动 ,速度从零连续变化到额定值的过程实际上也是油

膜厚度从较厚值 (在实际设计中该值取 0. 3～

0. 4 mm)连续变化到零的过程.显然在起动过程中油

膜的挤压效应具有较为显著的影响 ,忽略挤压效应对

油膜承载力的求解结果将产生较大的误差.

液体黏性调速起动过程类似于湿式离合器的接

合过程 ,但有本质的不同 ,主要是调速起动过程时间

比较长 ,一般为数十秒到数百秒.正是由于这一不

同 ,使得液体黏性调速起动具有独特的特性.但现有

的文献均立足于液体黏性调速特性或者是液黏离合

器接合过程中的某些特性 ,对于液体黏性调速起动

整个过程特性的研究尤其是挤压效应对调速起动的

影响并没有详细的文献发表 [ 1 - 9 ]
.

本文将以修正瞬态雷诺方程为基础 ,对液体黏

性调速起动过程进行数值模拟研究.主要采用有限

元素法联立求解修正瞬态雷诺方程、能量方程及润

滑油黏温方程 ,求解并分析调速起动过程中油膜传

递扭矩及油膜承载力的变化规律 ,为液体黏性调速

装置的设计及控制策略的制定奠定理论基础.

1　调速起动过程

目前较为常用的起动曲线有 Harrisson曲线和

Nordell曲线 (见图 1) ,图 1中 v为速度 , Ûv为加速度 ,

Ts为起动时间.相比之下 Harrison曲线更常为国内

外学者所接受 [ 10 ]
,本文将采用 Harrison曲线对液体

黏性调速起动过程进行数值模拟研究.

图 1 ( a)所示的 Harrision速度曲线表达式为 :

ν( t) =
ν
2

1 - cos
π
Ts

t (1)

(0 ≤ t≤ Ts

不考虑表面沟槽时 ,摩擦片间油膜传递扭矩为 :

M =
1
2
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1
h
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4
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式中 , μ为润滑油动力黏度 ,ω1、ω2分别为输入和输

出角速度 , h为油膜厚度 , r1、r2分别为摩擦带内外

半径.

由式 (1)、( 2 )可以看出 ,给出起动过程的某一

时刻 ,则有一速度和加速度与之对应 ,同时有一油膜

厚度与之对应.从而为进一步计算起动过程中每一

时刻的油膜支撑力和传递扭矩提供原始数据.

2　基本方程

2. 1　修正瞬态雷诺方程

由于摩擦片表面开有不同形状的沟槽 ,如径向

槽、华夫槽、螺旋槽、双向平行槽等 ,因此采用直角坐

标系对液体黏性调速起动进行分析更为合适.本文采

用的摩擦片带有径向沟槽 ,为分析方便 ,仅取其中的

3条沟槽 (见图 2).润滑油从 AD边流入 ,BC边流出.

Fig. 2　Calculation model

图 2　计算模型

　　摩擦片间的油膜类似于推力滑动轴承的油膜 ,

但摩擦片间油膜压力远小于推力滑动轴承中的流体

动压力 ,使得离心力引起的径向流动占有重要地位.

所以计算模型中应引入离心力影响对雷诺方程加以

修正.

假定 z方向为油膜厚度方向 ,采用把 N avier -

Stokes方程化成雷诺 (Reyno lds) 方程时所作的假

设 [ 11 ]
,但考虑离心力的影响 ,则可以推出修正瞬态

雷诺方程 :
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式中 p代表压力 , ρ代表润滑油密度 ,ω1 - 2 =

ω1 -ω2 , U ix , U iy ( i = 1, 2)代表摩擦片转速在 x和 y

方向的分量.

式 (3)等号右端第三项和第四项反映了离心力

的影响 ,最后一项反映了油膜的挤压作用.因为 dh
d t

表示挤压速度 ,可以看出 ,当速度与作用载荷的方向

相同时 ,膜厚将减小 ,因而速度项将提供承载能力.

由于调速起动过程中油膜厚度始终在动态地变化 ,

因此忽略该项对正确计算油缸的推进力及整个调速

起动系统控制策略的制定都将产生一定的影响.

边界条件为

p |AD, B C = p0 (4)

�n h�U
2

-
h

3

12μ
ý p = q

在 AB和 DC边上 (5)

AD边压力为润滑油的入口压力 ,可以在 0. 1～

0. 5 MPa之间取值 , BC边压力为润滑油出口压力 ,

可取为 0. AB边和 DC边为流量边界条件 ,分别表示

流入和流出的流量.

2. 2　能量方程

由于摩擦片间油膜温度的变化主要是由对流效

应引起的 ,热传导在这里是一种次要的传热形式 ,可

以认为流体边界上的传热量很小 ,因此可以认为温
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度和黏度沿油膜厚度方向是常数 [ 11 ]
.则描述摩擦片

间油膜能量方程为 :
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式中 qx和 qy为润滑油流量.

边界条件为 :

T |AD, B C (7)

5T
5n

= 0, 在 AB和 DC边上 (8)

2. 3　润滑油黏温方程

由于目前并没有润滑油黏温关系的统一公式 ,

本文采用 ASTM线图 ,其公式为 :

log log (η + 0. 6) = A - B logT (9)

式中η为运动黏度 ,单位 mm
2

/ s. A和 B为常数 ,根据

两个温度下的黏度即可确定.

2. 4　传递扭矩与油膜承载力

传递扭矩计算公式 :

M = ∫∫
e

(τx y +τy x) dxdy (10)

上式中τx、τy分别为 x方向和 y方向剪应力 ,计

算公式如下 :
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油膜的承载力按下式计算

W = ∫Ω pdΩ = ∫∫
e

pdxdy (13)

3　计算方法

采用有限元法求解修正瞬态雷诺方程和能量方

程.为更好地逼近形状复杂的摩擦片表面 ,采用三节

点三角形单元 ,单元压力也构造成线性模式.

插值函数为

N i =
1

2A
( ai + bi x + ci y)　 ( i = i, j, m ) (14)

式中 A为三角形单元面积.修正瞬态雷诺方程的等

价泛函为 :
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式中 ,Γ2指边界 AB和 DC.只有当单元的边落在Γ2

上时 ,式中的线积分项才存在 ,否则取零值.

能量方程采用伽辽金法求解 :
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4　计算结果与分析

以某 75 kW液体黏性传动调速起动装置为例

进行计算与分析 ,摩擦片表面开有径向均匀分布的

30条沟槽.具体参数如表 1所示.

表 1　计算参数

Table 1　The input da ta in ca lcula tion

Parameter Value

Input speed n1 / ( r·m in - 1 ) 1 470

Starting time t / s 40

W idth of groove W d /m 0. 004

Dep th of groove W t /m 2 ×10 - 4

Inner radius of friction disc r1 /m 0. 057 5

Outer radius of friction disc r2 /m 0. 076

Fluid densityρ/ ( kg·m - 3 ) 865

Fluid kinematic viscosityη/ (mm2·s - 1 ) 32

Fluid specific heat capacity Cv / [ kJ· ( kg ℃) - 1 ] 1. 88

液体黏性调速起动过程中油膜厚度的变化如图

3所示.由该图可以看出 ,按理论计算在起动过程的

前 5 s油膜过厚 ,而在后 5 s油膜过薄 (小于

10μm ) ,进入混合摩擦区.

根据理论计算 ,在厚度大于 0. 2 mm时油膜能

传递的扭矩非常小 ,因此液体黏性调速起动装置中

摩擦片间距的设计尺寸一般不大于 0. 4 mm,另外在

起动开始前要克服负载的静摩擦力 ,因而前 5 s的

起动过程与理论计算相去甚远.由理论计算可知 ,在

第 35 s时输出转速已高于 1 400 r/m in,非常接近于
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输入转速 ,但由于此时油膜和微凸体同时传递扭矩 ,

情况较为复杂 ,可控性较差.对前 5 s和后 5 s这两

个阶段只有采用闭环反馈控制才能获得一定的效

果 ,上述的油膜剪切传动理论适用于调速起动过程

的中间 30 s.因此本文仅对起动过程的中间 30 s进

行数值模拟.

式 (3)去掉最后一项即为修正稳态雷诺方程 ,

根据求解修正瞬态雷诺方程的方法 ,本文对修正稳

态雷诺方程同时进行了求解 ,并将两个方程的求解

结果进行对比分析.

采用修正瞬态雷诺方程和修正稳态雷诺方程求

解调速起动过程中油膜传递扭矩的变化 ,两者的结

果完全一致 (如图 4所示 ).说明油膜的挤压效应对

于传递扭矩没有影响. 这一点和扭矩的计算公式

(式 10～12)相一致 ,因为公式中并没有挤压项.另

外传递扭矩的变化趋势和图 1 ( a)中 Harrison起动

曲线的加速度变化趋势相一致 ,这一点是很自然的 ,

因为符合牛顿第二定律.

调速起动过程中油膜承载力变化如图 5 ( a)所

示.可以看出油膜承载力不是单一的上升或下降趋

势 ,而是在起动过程的前半段时间呈上升趋势 ,后半

段呈下降趋势 ,这就要求起动过程中推进油缸的压

力要跟随油膜承载力的变化.另外可以看出采用修

正瞬态雷诺方程和修正稳态雷诺方程的求解结果在

调速起动过程的前半部分差别并不明显 ,在后半部

分差别开始增大.这说明了油膜的挤压效应在油膜

较薄的情况下更加明显.由于挤压效应对承载力的

贡献 ,在整个起动过程中采用修正瞬态雷诺方程求

解的承载力大于采用修正稳态雷诺方程的求解结

果.图 5 ( b)给出了采用修正瞬态雷诺方程和修正稳

态雷诺方程求解的油膜承载力的差的绝对值在调速

起动过程中的变化情况 ,由该图可以清晰地看出随

着油膜厚度的减薄 ,挤压效应越来越突出.

为了更清楚地观察挤压效应与油膜厚度的关

系 ,图 6和图 7分别给出了在起动过程后 7 s和 30 s

时分别采用修正稳态雷诺方程和修正瞬态雷诺方程

求解的油膜压力分布.可以看出在起动 7 s时由于油

膜较厚 ,挤压效应对油膜压力分布影响很小.而在起

动 30 s时 ,油膜厚度处于较薄的状态 ,挤压效应对油

膜压力分布的影响较为显著.
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5　试验研究

为了验证数值模拟结果 ,本文进行了相应的试

验研究.由于带式输送机等在起动过程中可视为恒

扭矩设备 ,因此采用盘式制动器来模拟带式输送机.

实验原理如图 8 ( a)所示.液体黏性调速起动装置通

过减速机带动驱动滚筒 ,而驱动滚筒通过钢丝绳带

动测试滚筒 ,测试滚筒通过增速齿轮带动盘式制动

器 ,盘式制动器产生的扭矩由扭矩传感器测出.输出

转速由装在液体黏性调速起动装置箱体上的速度传

感器测出 ,而推进油缸的压力由安装在电液比例控

制系统中的压力变送器测出.

本试验系统采用西门子 S7 - 200PLC进行控

制 ,控制策略为 P ID ,并且采用西门子公司的 STEP7

- M icro /win编程软件自带的 P ID调节控制面板.试

验中改变盘式制动器油缸压力也就等于改变负载 ,

在不同负载下的试验结果如图 8 ( b～d)所示 ,其中

图 8 ( c)为给定初始速度的试验结果.图中的给定速

度 ( Given Speed)为图 1 ( a)中的速度曲线 ,实测速度

(Output Speed)为测得的输出转速 ,压力 ( Pressure)

为调速起动过程中推进油缸压力变化曲线.

由于调速起动过程中推进油缸的压力要与油膜

承载力相平衡以获取所需要的油膜厚度 ,因此推进

油缸压力的变化也就反映了油膜承载力的变化.为

了更清晰地观察调速起动情况 ,起动时间分别设定

为 120 s和 180 s,而不是 40 s.起动时间的长短虽然

影响油膜承载力等参数的具体数值 ,但不会影响其

变化趋势.

由图 8 ( b～d)可以看出 ,输出速度在起动开始

阶段不能较好地跟踪给定速度 ,这是由于在起动前

液体黏性调速起动装置要克服盘式制动器的静摩擦

力 ,而静摩擦力一般都要比动摩擦力大得多.这种起

步阶段的不足可以通过提高系统的传动能力如更换

高黏度的润滑油来解决.而一旦带动盘式制动器转

动之后 ,输出速度便可以较好地跟踪给定速度.由推

进油缸压力变化曲线可以看出 ,在整个调速起动过

程中推进油缸压力呈“上升 -下降”的趋势 ,但在后

半段压力并没有下降到前半段的最小压力.起动过
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程中压力这种变化趋势和图 5 ( a)瞬态解所示的变

化趋势基本一致 ,这也就验证了调速起动过程中油

膜挤压效应的影响.

6　结论

a. 　液体黏性调速起动过程中 ,油膜厚度始终

在动态地变化 ,油膜的挤压效应对油膜承载力产生

较大的影响 ,对油膜承载力的求解必须考虑油膜的

挤压效应 ,否则求解结果将会有较大的误差.

b. 　在液体黏性调速起动过程中 ,油膜厚度的

变化趋势是逐渐减薄 ,油膜的挤压效应将提供承载

能力 ,但在起动过程的不同阶段 ,油膜的挤压效应具

有不同的影响.在油膜较厚时 ,挤压效应对油膜承载

力影响较小 ;随着油膜的减薄 ,挤压效应对油膜承载

力的影响越来越显著.
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Numer ica l Simulation on Transient Behavior of Hydro -
Viscous Drive Speed Regula ting Start

MENG Q ing - rui, HOU You - fu
(School of M echan ica l and

Electrical Engineering, China U niversity of M in ing and Technology, Xuzhou 221116, China)

Abstract: To reveal the squeezing effect on hydro - viscous drive speed regulating start, by using finite element

method, the modified transient Reynolds equation, energy equation and temperature - viscosity equation were

solved simultaneously to simulate transient behavior of hydro - viscous drive speed regulating start. The results

showed thatwith the decrease of oil film thickness, squeezing effect had significant effect on load capacity of oil film

during startup p rocess, and the effect varied with oil film thickness. During the initial stage of the startup p rocess,

squeezing effect had little effect on load capacity of oil film , but the effect became more and more p rom inent with

decreasing of oil film thickness. And it was verified by experimental results.

Key words: hydro - viscous drive speed regulating start, squeezing effect, modified transient Reynolds equation, oil

film , load capacity
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