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基于 ＡＭＥＳｉｍ 的柴 －燃联合传动系统瞬态
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摘　 要:柴燃联合传动系统结构复杂、负载工况多变ꎬ在工况切换过程中存在明显的瞬态冲击情况ꎬ容易影响传动

系统的长期稳定运行ꎮ 为此ꎬ基于 ＡＭＥｓｉｍ 平台对柴燃联合传动系统中齿轮、轴系等传动元件以及同步自动离合

器、摩擦离合器等工况切换执行元件进行了零件级的动力学建模ꎬ并在模型中考虑了摩擦、碰撞等非线性因素ꎬ计
算传动系统在工况切换的瞬态过程中齿轮系统转速、扭矩等参数的波动情况ꎬ分析系统发生转速、扭矩波动的机

理ꎬ在此基础上优化离合器相关参数以减小齿轮系统在接合瞬态过程中的响应波动ꎮ 系统仿真结果表明:自动同

步离合器接合时ꎬ由于棘轮棘爪机构碰撞以及螺旋同步机构扭矩瞬态变化导致传动系统出现扭矩波动ꎬ燃气轮机

工况下传动系统最大扭矩波动达到 ５６ ０４０ Ｎ􀅰ｍꎻ摩擦离合器接合时ꎬ在同步瞬间离合器后端加速度迅速降到零ꎬ在
转动惯量作用下产生扭矩波动ꎬ最大扭矩波动达到 ７４ ３００ Ｎ􀅰ｍꎻ为控制扭矩波动ꎬ通过优化同步自动离合器螺旋同

步机构导程角将一级输入齿轮扭矩冲击降低 ３７. ２％ ꎬ通过控制摩擦离合器液压缸油压加载曲线将水泵输入增速齿

轮扭矩冲击降低 ２４. ４％ ꎬ有效提高了柴 － 燃联合传动系统运行平稳性ꎮ
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引　 言

柴 －燃联合传动形式是中大型水面船舶的主要

推进形式之一ꎬ船舶在低速巡航工况下由柴油机单

独驱动ꎬ高速工况下切换至燃气轮机驱动ꎬ这种传动

形式在保证经济性的同时也使船舶具备了较高的机

动性能[１]ꎮ 柴 － 燃联合传动形式传动系统主要由

自动同步离合器、二级传动齿轮等核心部件构成ꎬ基
于自动同步离合器可随转速差自动脱开与接合的特

性实现工作模式切换[２]ꎮ 由于这种传动结构较为

复杂ꎬ在不同工况下切换时ꎬ系统将表现出冲击、振
荡等一系列复杂的动态响应[３]ꎬ而且为了满足某些

功能需求ꎬ还会在系统中增加其他负载ꎬ多种复杂负

载会给系统运行带来更多瞬态冲击ꎬ影响系统运行

稳定性[４]ꎮ
目前已有众多学者对此开展了相关研究ꎮ 姚黎

明[５]采用准静态法求解传动系统的数学模型ꎬ对转

速、功率等基本运行参数进行仿真分析ꎮ 肖民等

人[６]建立了考虑内部结构作用的同步自动离合器

仿真模型ꎬ并通过试验验证了模型中传动元件、阻尼

元件的建模准确性[７]ꎮ 陈宇[８] 通过建立柴 － 燃联

合传动系统简化模型得到冲击响应特性ꎬ重点分析

了湿式摩擦离合器接合特性ꎬ但模型中未考虑同步

自动离合器接合时的非线性因素ꎮ 刘强[９] 基于集

中质量法建立了传动系统动力学模型ꎬ求解了高、低
速摩擦离合器工况切换时的冲击响应ꎮ 曹安港[１０]

利用仿真软件构建了传动系统动力学仿真模型与控

制模型ꎬ简化了齿轮系统的啮合特性ꎮ
现有相关研究中ꎬ对于柴燃联合传动系统中同

步自动离合器、摩擦离合器的动力学建模精细程度

普遍不够ꎬ其中部分关键部件由于模型简化缺失了

动力学特性ꎬ且对非线性因素考虑较少ꎮ 为深入了

解并掌握柴 －燃联合传动系统复杂负载工况切换运

行的动态特性ꎬ本研究在以往研究基础上ꎬ通过零件

级建模充分考虑各关键部件元件的动力学特性以及

零件间摩擦、碰撞等非线性因素[１１]ꎬ求解工况切换

过程中转速、扭矩及轮齿啮合力的波动情况ꎬ为柴 －
燃联合传动系统的稳定运行提供有效指导ꎮ

１　 柴 －燃联合传动系统结构

以设有复杂负载的某型柴 －燃联合齿轮传动系

统作为研究对象进行不同工况切换运行过程中的瞬

态响应特性研究ꎮ
传动系统的结构如图 １ 所示ꎬ主要包含同步自

动离合器、摩擦离合器以及柴油机输入与燃气轮机

输入一、二级输入、输出齿轮对ꎮ 在柴油机工况下ꎬ
柴油机通过同步自动离合器与一级输入齿轮接

合ꎬ在带动一级输出齿轮的同时也带动燃气轮机侧

一级输入齿轮ꎬ此时燃气轮机侧同步自动离合器的

输出端转速大于燃气轮机转速ꎬ自动脱开ꎬ负载最后

经过二级齿轮输出ꎮ 输出负载包括推进负载以及水

泵负载ꎬ其中其他负载通过摩擦离合器接合进行

加载ꎮ
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图 １　 柴 －燃联合传动系统结构

Ｆｉｇ. １ Ｓｃｈｅｍａｔｉｃ ｄｉａｇｒａｍ ｏｆ ＣＯＤＡＧ ｔｒａｎｓｍｉｓｓｉｏｎ
ｓｙｓｔｅｍ ｓｔｒｕｃｔｕｒｅ

　 　 燃气轮机工况下传动系统的运行情况与柴油机

工况同理ꎮ 当柴油机工况向燃气轮机工况切换时ꎬ
燃气轮机输入转速升高ꎬ柴油机侧同步自动离合器

的输出端转速也随之升高并高于柴油机的转速而自

动脱开ꎮ 各工况具体参数见表 １ꎮ

表 １　 运行工况参数

Ｔａｂ. １ Ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ ｏｆ ｏｐｅｒａｔｉｎｇ ｃｏｎｄｉｔｉｏｎ

参　 数 柴油机 燃气轮机

柴油机转速输入 / ( ｒ􀅰ｍｉｎ － １) １ ０００ ０

燃气轮机转速输入 / ( ｒ􀅰ｍｉｎ － １) ０ ２ ０００

达到额定转速的时间 / ｓ １５ １２

其他负载 / ｋＷ ９００ ９００

推进负载 / ｋＷ １ ０００ ２ ０００

２　 传动系统仿真模型

传动系统的仿真模型主要由齿轮传动部套、摩擦

离合器、同步自动离合器以及信号控制元件组成ꎮ 齿

轮传动及信号控制元件利用 ＡＭＥＳｉｍ 软件库中元件

建模ꎮ 摩擦离合器、同步自动离合器根据其功能进行

建模ꎮ 采用龙格 － 库塔数值积分方法对模型进行显

式求解ꎬ步长设置为 ０. ０５ ｓꎬ相对误差为 ０. １％ꎮ
摩擦离合器仿真模型如图 ２ 所示ꎮ 由图 ２ 可

知ꎬ当离合器开始工作时ꎬ首先液压油缸接收到油压

曲线的压力ꎬ从而推动液压油缸活塞产生推力作用

到离合器作动执行机构ꎬ当克服弹簧预紧力之后ꎬ推

动摩擦盘接合ꎬ在接合的初始瞬间产生较大的冲击

力ꎮ 随着摩擦片缓慢接合ꎬ从动盘转速缓慢上升ꎬ同
时将传输扭矩、负载传递给主动端ꎬ从而施加到输入

轴的反馈力矩也随之增大ꎮ
仿真过程中利用摩擦片模块建立摩擦离合器模

型ꎬ设置摩擦片和对偶片的直径以及摩擦副的动静

摩擦系数ꎬ并在主动和从动端添加相应转动惯量做

为边界条件ꎮ 设置液压缸直径以及油压曲线做为驱

动条件ꎮ 作动机构包括平动副、限位与复位弹簧ꎬ需
要设定平动副摩擦系数、限位距离、复位弹簧刚度等

主要参数ꎮ

图 ２　 摩擦离合器仿真模型

Ｆｉｇ. ２ Ｓｉｍｕｌａｔｉｏｎ ｍｏｄｅｌ ｏｆ ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｃｌｕｔｃｈ

摩擦离合器的接合速度和扭矩冲击很大程度上

取决于油缸压力曲线的控制输入ꎮ 同时整个系统的

阻尼特性对离合器的冲击起到缓冲作用ꎬ通过适当

增加弹性元件的阻尼可降低摩擦离合器抖动ꎮ
同步自动离合器主要通过螺旋同步机构与棘轮

机构实现其随转速差的接合与脱开ꎬ其仿真模型如

图 ３ 所示ꎮ

图 ３　 同步自动离合器仿真模型

Ｆｉｇ. ３ Ｓｉｍｕｌａｔｉｏｎ ｍｏｄｅｌ ｏｆ ＳＳＳ ｃｌｕｔｃｈ
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模型中各主要组成部分工作原理及模型设

置为:
(１) 内圈和外圈螺旋花键ꎬ二者的工作原理与

螺栓、螺母相同ꎬ所以由螺栓元件模块来实现螺旋花

键的建模ꎮ 外圈花键运动位移达到 ０. ０３ ｍ 时ꎬ内外

圈螺旋花键接触ꎬ接触后外圈花键推动内圈花键向

前运动 ０. ０２ ｍꎬ此时达到位移上限ꎬ内、外圈螺旋花

键均停止运动ꎮ 通过相对运动元件模块内外花键建

模ꎮ 内、外螺旋花键螺旋副需设定导程角与摩擦系

数ꎬ用于计算相对运动时产生的轴向力以及摩擦力ꎮ
(２) 外螺旋花键设有棘爪ꎬ当输入键转速高于

输出件转速时ꎬ棘爪可使输入件与中间件实现连接ꎮ
输入件与中间件的连接与否由螺旋花键的位移决

定ꎬ当位移达在 ０ ~ ０. ０２５ ｍ 时低速棘轮工作ꎬ即到

达棘爪与棘轮可以结合的位置时ꎬ实现二者的接合ꎮ
棘轮棘爪机构通过组合离合器元件与同步齿元件建

模ꎬ设置同步齿元件的齿数、齿形以及接触刚度和阻

尼等主要参数ꎮ
(３) 信号处理部分主要作用是确认减速差ꎬ确

认中间件及内、外花键的位移ꎮ 包含乘法元件、减法

元件、过滤元件等信号元件ꎮ
(４) 油液阻尼元件的作用是在同步自动离合器

工作时利用油液产生的阻尼缓冲瞬态冲击[１２]ꎮ 因

此需要根据实际结构设置油液阻尼元件ꎬ其主要由

液压油、油缸组成ꎮ 建模时以螺旋同步机构、棘轮棘

爪机构的输出位移作为推动油缸运动产生油压的输

入ꎬ再通过溢流阀动作指令调控油压大小ꎬ实现油液

的阻尼效果ꎮ
将搭建好的摩擦离合器与同步自动离合器模

型封装为超级元件ꎬ在传动系统相应位置与齿轮传

动部分进行组装ꎮ 通过输入信号控制柴 －燃输入转

速ꎬ以及摩擦离合器的接合 /脱开动作ꎬ以模拟各工

况的切换ꎮ 整体传动系统仿真模型如图 ４ 所示ꎬ图
中ꎬ元件 １ 和 １’分别为柴油机和燃气轮机一级输入

齿轮ꎬ２ 和 ２’分别为柴油机和燃气轮机一级输出齿

轮ꎬ３ 和 ３’分别为柴油机和燃气轮机二级输入齿

轮ꎬ４ 为二级输出齿轮ꎬ５ 和 ６ 分别为水泵输入输出

齿轮对ꎬ７ 和 ８ 分别为水泵增速输入、输出齿轮对ꎮ

图 ４　 传动系统仿真模型

Ｆｉｇ. ４ Ｓｉｍｕｌａｔｉｏｎ ｍｏｄｅｌ ｏｆ ｔｒａｎｓｍｉｓｓｉｏｎ ｓｙｓｔｅｍ

３　 柴油机工况瞬态响应特性分析

３. １　 柴油机工况传动系统瞬态特性分析

基于 ＡＭＥＳｉｍ 柴 － 燃联合传动系统仿真模型ꎬ
利用数值积分计算方法对柴油机工况加载过程中的

传动系统动力学特性进行计算与分析ꎮ 初始时刻ꎬ
齿轮传动部分各轴转速均为零ꎬ运行时间 ｔ > ０ ｓ 后ꎬ
柴油机转速开始升高ꎬ自动同步离合器开始接合ꎬ同
时推进负载功率随转速升高逐渐增加至 １５ ００ ｋＷꎮ
当运行时间 ｔ > ２５ ｓ 时ꎬ摩擦离合器在液压缸的推动

下开始接合ꎬ水泵负载随转速升高逐渐增加至

８００ ｋＷꎮ
图 ５ 为柴油机同步自动离合器转速曲线ꎮ

图 ５　 柴油机同步自动离合器转速曲线

Ｆｉｇ. ５ Ｓｐｅｅｄ ｃｕｒｖｅ ｏｆ ｄｉｅｓｅｌ ｅｎｇｉｎｅ ＳＳＳ ｃｌｕｔｃｈ
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　 　 从柴油机自动同步离合器主动端与从动端转速

变化可以看出ꎬ在启动初期ꎬ同步自动离合器从动端

随柴油机输入转速的升高而逐渐上升ꎬ且落后主动

端ꎮ 主动端在 １. ５ 时达到额定转速 １ ０００ ｒ / ｍｉｎꎬ从
动端在 １７. ５ ｓ 时达到稳定状态ꎮ

摩擦离合器启动 ２５ ｓ 后ꎬ其他负载之前的齿轮

系由于负载扭矩的增加ꎬ系统的转速有一个下降

过程ꎮ 从动端转速相较于输入端最大下降了 ５０
ｒ / ｍｉｎꎬ其他负载功率达到最大后系统转速逐渐恢复

到摩擦离合器接合前的水平ꎮ
图 ６ 为二级输出端大齿轮转速、扭矩及啮合力

曲线ꎮ

图 ６　 二级输出大齿轮转速、扭矩及啮合力曲线

Ｆｉｇ. ６ Ｓｐｅｅｄꎬ ｔｏｒｑｕｅ ａｎｄ ｍｅｓｈｉｎｇ ｆｏｒｃｅ ｃｕｒｖｅｓ

ｏｆ ｓｅｃｏｎｄａｒｙ ｏｕｔｐｕｔ ｇｅａｒ

　 　 从图 ６ 转速、啮合力及扭矩曲线可看出ꎬ在自动

同步离合器接合以及摩擦离合器接合阶段表现出冲

击、振荡等复杂瞬态特性ꎮ
３. ２　 自动同步离合器接合阶段瞬态响应分析

在自动同步离合器接合初始阶段ꎬ由于棘轮棘

爪机构的接触冲击以及螺旋同步机构在同步瞬间输

入、输出扭矩差所带来的扭矩冲击ꎬ导致传动系统发

生一定的扭矩波动ꎮ 图 ７ 为柴油机工况齿轮系初始

阶段扭矩曲线ꎮ 在初始的 ２ ｓ 时间内ꎬ齿轮系扭矩

出现多次的波动ꎬ在 １. ８ ｓ 时出现较明显的扭矩冲

击现象ꎮ 根据表 ２ꎬ冲击扭矩波动最大的是二级输

入大齿轮ꎬ其波动范围为 －１９ １００ Ｎ􀅰ｍ 到３ ７５０ Ｎ􀅰ｍꎬ
该齿轮在齿轮系中转速最低ꎬ承受扭矩及其冲击波

动也最大ꎬ最大波动幅值为 ２２ ８５０ Ｎ􀅰ｍꎮ

图 ７　 柴油机工况齿轮系初始阶段扭矩曲线

Ｆｉｇ. ７ Ｇｅａｒ ｔｒａｉｎ ｔｏｒｑｕｅ ｃｕｒｖｅ ａｔ ｉｎｉｔｉａｌ ｓｔａｇｅ ｕｎｄｅｒ

ｄｉｅｓｅｌ ｅｎｇｉｎｅ ｏｐｅｒａｔｉｎｇ ｃｏｎｄｉｔｉｏｎ
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表 ２　 初始阶段齿轮系扭矩波动

Ｔａｂ. ２ Ｇｅａｒ ｔｒａｉｎ ｔｏｒｑｕｅ ｆｌｕｃｔｕａｔｉｏｎ ａｔ ｉｎｉｔｉａｌ ｓｔａｇｅ

齿轮系 扭矩波动范围 / Ｎ􀅰ｍ 波动幅值 / Ｎ􀅰ｍ

一级输入齿轮 － ３ ２４０ ~ １１ ６００ １４ ８４０

一级输出齿轮 － ４００ ~ ２ ０００ ２ ４００

二级输入大齿轮 － １９ １００ ~ ３７５０ 　 ２２ ８５０

水泵输入大齿轮 － ４ ３５０ ~ － ８８０ ５ ２３０

３. ３　 摩擦离合器接合阶段瞬态响应分析

由图 ６( ｂ)和( ｄ)可知ꎬ摩擦离合器开始接合

时ꎬ齿轮系啮合力与输出扭矩在摩擦离合器的突然

带动下出现轻微波动ꎬ随后扭矩随其他负载的增大

而逐渐增加ꎮ 在完成同步接合瞬间ꎬ齿轮系的扭矩

发生明显冲击ꎬ出现往复波动ꎬ随后扭矩波动逐渐减

小ꎬ最终达到稳定ꎮ 摩擦离合器完成同步时产生较

大冲击的主要原因为ꎬ传动系统在升速过程中离合

器后端受到的摩擦片驱动扭矩始终大于负载扭矩ꎬ
离合器后端保持加速状态ꎬ在转速同步的瞬间ꎬ摩擦

离合器从滑动摩擦状态转为静摩擦状态ꎬ摩擦离合

器后端的加速度迅速降到零ꎬ在惯量作用下系统出

现明显扭矩波动ꎮ
摩擦离合器接合过程的瞬态响应特性主要取决

于对摩擦片压紧力的控制ꎬ因此需要结合摩擦片液

压油缸的作动过程展开分析ꎮ 图 ８ 为液压油缸压力

曲线ꎮ 在图 ８ 所示的油压设定曲线下ꎬ离合器在第

２５ ｓ 开始接触ꎬ油缸压力开始上升ꎮ

图 ８　 液压油缸压力曲线

Ｆｉｇ. ８ Ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｃｕｒｖｅ ｏｆ ｈｙｄｒａｕｌｉｃ ｃｙｌｉｎｄｅｒ

图 ９ 所示为摩擦离合器过程转速曲线ꎮ 由图 ９
可见ꎬ摩擦离合器在 ２８. ５ ｓ 完成转速同步ꎬ接合时

间约为 ３. ５ ｓꎬ此时的油缸压力为 １. ９ ＭＰａꎮ

图 ９　 摩擦离合器接合过程转速曲线

Ｆｉｇ. ９ Ｓｐｅｅｄ ｃｕｒｖｅ ｄｕｒｉｎｇ ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｃｌｕｔｃｈ

ｅｎｇａｇｉｎｇ ｐｒｏｃｅｓｓ

　 　 从图 １０ 所示的离合器反馈力矩曲线可以看出ꎬ
在摩擦离合器开始接触和完成同步的瞬间都存在一

定的扭矩冲击ꎮ 在接合瞬间扭矩冲击幅值为 ２ ３６０
Ｎ􀅰ｍꎬ完全同步时扭矩最大达到 ２１ ９００ Ｎ􀅰ｍꎮ扭矩

波动 １３ ８００ Ｎ􀅰ｍꎮ

图 １０　 摩擦离合器反馈力矩曲线

Ｆｉｇ. １０ Ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｃｌｕｔｃｈ ｆｅｅｄｂａｃｋ ｔｏｒｑｕｅ ｃｕｒｖｅ

图 １１ 为摩擦离合器接合阶段齿轮系扭矩曲线ꎮ

图 １１　 摩擦离合器接合阶段齿轮系扭矩曲线

Ｆｉｇ. １１ Ｔｏｒｑｕｅ ｃｕｒｖｅ ｏｆ ｇｅａｒ ｔｒａｉｎ ｄｕｒｉｎｇ ｆｒｉｃｔｉｏｎ

ｃｌｕｔｃｈ ｅｎｇａｇｅｍｅｎｔ
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　 　 根据图 １１ 齿轮系扭矩曲线ꎬ在转速同步瞬间扭

矩发生剧烈波动ꎬ齿轮系各部分的扭矩波动情况见

表 ３ꎮ 由于二级输出大齿轮处于水泵负载上游ꎬ直
接受到扭矩冲击的影响ꎬ所以在齿轮系中扭矩波动

最大ꎬ扭矩最大达到 － ２８２ ４００ Ｎ􀅰ｍꎮ扭矩波动

７１ ２００ Ｎ􀅰ｍꎮ

表 ３　 摩擦离合器接合阶段齿轮系扭矩波动

Ｔａｂ. ３ Ｇｅａｒ ｔｒａｉｎ ｔｏｒｑｕｅ ｆｌｕｃｔｕａｔｉｏｎ ｄｕｒｉｎｇ ｆｒｉｃｔｉｏｎ

ｃｌｕｔｃｈ ｅｎｇａｇｅｍｅｎｔ

齿轮系 扭矩波动范围 / (Ｎ􀅰ｍ) 波动幅值 / (Ｎ􀅰ｍ)

一级输入齿轮 ２７ ５００ ~ ３４ ０００ ６ ５００

一级输出齿轮 ２２ ５００ ~ ２９ ８００ ７ ３００

二级输入大齿轮 － ２８２ ０００ ~ － ２１２ ８００ ６９ ２００

水泵输入大齿轮 － ２８２ ４００ ~ － ２１１ ２００ ７１ ２００

４　 燃气轮机工况瞬态响应特性分析

４. １　 燃气轮机工况传动系统瞬态特性分析

燃气轮机工况加载过程与柴油机工况一致ꎬ具
体工况参数见前文表 １ꎮ

图 １２ 为燃气轮机自动同步离合器主动端与

从动端转速变化曲线ꎮ 由图可知ꎬ接合初始阶段

离合器从动端经过 ０􀆰 ６ ｓ 转速开始上升ꎬ在 １７ ｓ 从

动端转速达到燃气轮机输入端转速ꎬ实现同步ꎮ
２５ ｓ 后摩擦离合器开始启动ꎬ在离合器接合过程中

燃气轮机自动同步离合器从动端的转速基本保持

稳定ꎮ

图 １２　 燃气轮机同步自动离合器转速曲线

Ｆｉｇ. １２ Ｓｐｅｅｄ ｃｕｒｖｅ ｏｆ ｇａｓ ｔｕｒｂｉｎｅ ＳＳＳ ｃｌｕｔｃｈ

图 １３ 为燃气轮机工况齿轮系转速曲线ꎮ 从齿

轮系转速变化可知ꎬ在启动初期ꎬ齿轮系转速逐渐上

升ꎬ大约在 １３. ２ ｓ 时各齿轮系均达到稳定状态ꎮ 在

２５ ｓ 时ꎬ根据图 ８ 摩擦离合器液压油缸压力曲线ꎬ摩
擦片接合ꎬ摩擦离合器开始启动ꎬ水泵齿轮转速逐步

上升ꎬ在 ２９. ５ ｓ 时水泵齿轮转速达到稳定状态ꎬ实
现摩擦离合器主动端与从动端速度同步ꎮ

图 １３　 燃气轮机工况齿轮系转速曲线

Ｆｉｇ. １３ Ｓｐｅｅｄ ｃｕｒｖｅ ｏｆ ｇｅａｒ ｔｒａｉｎ ｕｎｄｅｒ ｇａｓ ｔｕｒｂｉｎｅ

ｏｐｅｒａｔｉｎｇ ｃｏｎｄｉｔｉｏｎ

４. ２　 燃气轮机工况齿轮系瞬态响应分析

图 １４ 为燃气轮机工况齿轮系扭矩曲线ꎮ

图 １４　 燃气轮机工况齿轮系扭矩曲线

Ｆｉｇ. １４ Ｔｏｒｑｕｅ ｃｕｒｖｅ ｏｆ ｇｅａｒ ｔｒａｉｎ ｕｎｄｅｒ ｇａｓ ｔｕｒｂｉｎｅ

ｏｐｅｒａｔｉｎｇ ｃｏｎｄｉｔｉｏｎ

从图 １４ 中看出ꎬ在自动同步离合器开始接合初

期的 １ ｓ 时间内ꎬ齿轮系存在一个扭矩波峰ꎬ其中二

级输入大齿轮波动幅值最大ꎬ达到 ５６ ０４０ Ｎ􀅰ｍꎬ明
显高于柴油机工况的最大扭矩波动值ꎬ这是由于燃

气轮机工况下系统转速上升速度更快ꎬ负载扭矩的

变化更大ꎬ棘轮棘爪机构的接触冲击以及螺旋同步

机构受到输入、输出扭矩差所带来的扭矩冲击也更

大ꎮ 随后扭矩开始随负载增加而逐渐上升ꎬ直至达

到稳定状态ꎮ 燃气轮机工况自动同步离合器结合过

程中齿轮系扭矩波动情况见表 ４ꎮ
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表 ４　 初始阶段齿轮系扭矩波动

Ｔａｂ. ４ Ｇｅａｒ ｔｒａｉｎ ｔｏｒｑｕｅ ｆｌｕｃｔｕａｔｉｏｎ ａｔ ｉｎｉｔｉａｌ ｓｔａｇｅ

齿轮系 扭矩波动范围 / Ｎ􀅰ｍ 波动幅值 / Ｎ􀅰ｍ

一级输入齿轮 － ５ ０４０ ~ ６ ６００ １１ ６４０

一级输出齿轮 － ２ ４５０ ~ ３ ４８０ ５ ９３０

二级输入大齿轮 － ３２ ９２０ ~ ２３ １２０ ５６ ０４０

水泵输入大齿轮 － ８ ５００ ~ ３ ４５０ １１ ９５０

摩擦片离合器接合阶段燃气轮机工况与柴油机

工况的瞬态响应特性相似ꎬ在接触和完成同步的瞬

间均出现了明显扭矩波动ꎮ 根据表 ５ 可知ꎬ二级输

出大齿轮受水泵负载的影响扭矩波动最大ꎬ达到

７４ ３００ Ｎ􀅰ｍꎮ由于燃气轮机工况相较柴油机工况转

速更高ꎬ在摩擦离合器相同压紧力下齿轮系表现出

更大的扭矩波动ꎮ

表 ５　 摩擦离合器接合阶段齿轮系扭矩波动

Ｔａｂ. ５ Ｇｅａｒ ｔｒａｉｎ ｔｏｒｑｕｅ ｆｌｕｃｔｕａｔｉｏｎ ｄｕｒｉｎｇ ｆｒｉｃｔｉｏｎ

ｃｌｕｔｃｈ ｅｎｇａｇｅｍｅｎｔ

齿轮系 扭矩波动范围 / Ｎ􀅰ｍ 波动幅值 / Ｎ􀅰ｍ

一级输入齿轮 １６ １００ ~ ２０ ９１０ ４ ８１０

一级输出齿轮 ２５ ４００ ~ ３３ ２００ ７ ８００

二级输入大齿轮 － ３１３ ９００ ~ － ２４０ ３５０ ７３ ５５０

水泵输入大齿轮 － ３１４ ０００ ~ － ２３９ ７００ ７４ ３００

５　 柴 －燃联合传动系统瞬态响应优化

５. １　 同步自动离合器瞬态响应优化

同步自动离合器接合过程的瞬态冲击响应主要

来自于棘轮、棘爪接触瞬间的冲击响应以及螺旋同

步机构同步瞬间的冲击响应ꎮ 根据同步自动离合器

的工作原理ꎬ减小螺旋同步机构的导程角能够降低

瞬态冲击:其一ꎬ导程角越小ꎬ输出部分的阻力矩越

小ꎬ输入侧棘爪带动输出侧棘轮所产生的冲击更小ꎻ
其二ꎬ导程角减小后螺旋同步所需时间增加ꎬ螺旋副

轴向运动速度减小ꎬ同时受到轴向油液阻尼力减小ꎬ
由此产生的摩擦加速力矩更小ꎬ因而同步时的冲击

响应也更小ꎮ
因此ꎬ通过改变螺旋同步机构导程角大小对瞬

态响应进行优化ꎬ以实现减小燃气轮机工况中一级

输入齿轮冲击扭矩波动的优化目标ꎬ不同导程角下

的一级输入齿轮扭矩对比曲线ꎬ如图 １５ 所示ꎮ 由图

１５ 可见ꎬ导程角减小后扭矩波动幅值由 １１ ８６０ Ｎ􀅰ｍ
降至７ ４５０ Ｎ􀅰ｍꎬ同步自动离合器接合冲击响应明显

降低ꎬ从扭矩对比曲线可知ꎬ螺旋同步所需时间从

１. １ ｓ 增加至 １. ２ ｓꎬ首次冲击及后续冲击扭矩均有

所减小ꎮ

图 １５　 一级输入齿轮扭矩对比曲线

Ｆｉｇ. １５ Ｔｏｒｑｕｅ ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎ ｃｕｒｖｅ ｏｆ ｐｒｉｍａｒｙ ｉｎｐｕｔ ｇｅａｒ

５. ２　 摩擦离合器瞬态响应优化

摩擦离合器接合过程中的主要冲击响应发生在

摩擦离合器完成同步的瞬间ꎬ为降低冲击响应ꎬ需要

控制升速阶段驱动扭矩的大小ꎬ以减小同步瞬间与

负载扭矩之间的差值ꎮ 通过调节摩擦离合器液压缸

的油压曲线可以调整摩擦片压紧力ꎬ从而控制升速

时的驱动扭矩ꎮ 以减小燃气轮机工况中摩擦离合器

后端水泵输入增速齿轮扭矩波动为优化目标ꎬ通过

调节油压曲线对系统瞬态响应进行优化ꎮ 图 １６ 为

液压缸油压对比曲线ꎬ图 １７ 为水泵增速输入齿轮扭

矩对比曲线ꎮ

图 １６　 液压缸油压对比曲线

Ｆｉｇ. １６ Ｈｙｄｒａｕｌｉｃ ｃｙｌｉｎｄｅｒ ｏｉｌ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎ ｃｕｒｖｅ

由图 １６ 和图 １７ 可知ꎬ调节液压缸油压曲线后ꎬ
摩擦加速力矩减小 ３１. ６％ ꎬ水泵输入增速齿轮的扭

矩波动幅值由１２ ９００ Ｎ􀅰ｍ 降至９ ７５０ Ｎ􀅰ｍꎬ减低了

２４􀆰 ４％ ꎬ符合理论预期ꎬ有效减小了摩擦离合器接合
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过程中的瞬态响应ꎮ

图 １７　 水泵增速输入齿轮扭矩对比曲线

Ｆｉｇ. １７ Ｔｏｒｑｕｅ ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎ ｃｕｒｖｅ ｏｆ ｗａｔｅｒ ｐｕｍｐ

ｓｐｅｅｄ￣ｉｎｃｒｅａｓｉｎｇ ｉｎｐｕｔ ｇｅａｒ

根据以上优化分析可知ꎬ减小柴 － 燃联合传动

系统瞬态响应的关键在于降低离合器接合时产生的

冲击ꎮ 对于同步自动离合器ꎬ减小其螺旋同步机构

导程角会增大同步的时间ꎬ同步时的冲击加速度会

减小ꎬ所带来的棘轮棘爪等瞬态冲击响应也将减小ꎬ
带来系统运行稳定性提升ꎬ但一定程度上会减小同

步自动离合器的响应速度ꎻ对于摩擦离合器ꎬ通过控

制油压的加载曲线ꎬ尽量在转速同步前将被接合端

的角加速度减小到零ꎬ能够避免转速同步瞬间离合

器两端角加速度发生突变所导致的瞬态冲击ꎬ提高

摩擦离合器耐用性ꎬ但必然也会增加离合器接合所

需的时间ꎬ因此还应结合工程实际需求进行优化

设计ꎮ

６　 结　 论

(１) 在自动同步离合器接合阶段ꎬ由于棘轮棘

爪机构碰撞以及螺旋同步机构扭矩瞬态变化ꎬ传动

系统表现出较大扭矩波动ꎮ 柴油机工况与燃气轮

机工况最大扭矩波动分别为 ２２ ８５０ Ｎ􀅰ｍ 与 ５６ ０４０
Ｎ􀅰ｍꎬ燃气轮机工况由于其转速与负载扭矩变化更

大ꎬ产生的扭矩波动更大ꎮ
(２) 在摩擦离合器接合阶段ꎬ在接触和完成

同步的瞬间均出现了明显的扭矩波动ꎬ且传动系

统的转速存在小幅下降ꎮ 完成接合后传动系统扭

矩表现出振荡波动ꎬ燃气轮机工况由于转速更高ꎬ
冲击响应大于柴油机工况ꎬ柴油机工况与燃气轮

机工况最大扭矩波动分别 为 ７１ ２００ Ｎ􀅰ｍ 与

７４ ３００ Ｎ􀅰ｍꎮ
(３) 通过减小螺旋同步机构导程角将同步自动

离合器接合初期的扭矩波动幅值降低了 ３７. ２％ ꎻ通
过调节液压缸油压曲线将摩擦离合器同步时的扭矩

波动降低了 ２４. ４％ ꎬ有效提高了传动系统工况切换

时的运行平稳性ꎮ
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