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摩擦加载式电液负载模拟器大幅值加载机构
郑大可， 许宏光

（哈尔滨工业大学 机电工程学院， 哈尔滨 １５０００１）

摘　 要： 为在紧凑的结构尺寸下利用现有的摩擦材料大幅度提高摩擦加载式电液负载模拟器的加载幅值，提出利用大幅值力

矩加载机构进行加载的方法． 给出加载机构的工作原理，设计并研制一个加载机构样机；利用 ＡＢＡＱＵＳ 软件建立该机构的有

限元模型，并对该机构进行动态热－力耦合仿真研究，验证该机构的可行性，研究摩擦热的产生特征及其对该机构的影响，发
现实际应用时需要对该机构进行充分的散热；利用研制的加载机构，将原有的单向摩擦加载式电液负载模拟器样机改造为大

幅值摩擦加载式电液负载模拟器，基于改造的负载模拟器，在 ＰＩＤ 控制器控制下进行了大幅值力矩加载实验． 实验结果表明：
改造后的负载模拟器能够精确跟踪高达 ７０ Ｎ·ｍ 的力矩，该机构能够按设计预期将原有负载模拟器样机力矩加载幅值提高 ３
倍左右，验证了该机构的有效性．
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　 　 传统电液负载模拟器由于与被测舵机系统通过

轴刚性连接，导致被测舵机系统的主运动将会对负

载模拟器系统产生强烈干扰，这种干扰一般称之为

“多余力矩” ［１］ ． 多余力矩的强度主要与被测舵机的

运动形式有关，当舵机进行换向、高频运动或是运动

频率与负载模拟器加载频率不同时其尤为强烈． 多

余力矩的存在严重影响负载模拟器的加载性能［１－５］ ．
为了抑制多余力矩，提高传统电液负载模拟器的加

载性能，Ｚｈａｎｇ 等［６］ 基于系统线性模型设计了反步

解耦控制策略，Ｗａｎｇ 等［７］ 基于混合灵敏度设计了

一种鲁棒控制器，Ｔｒｕｏｎｇ 等［８］ 设计了一种模糊 ＰＩＤ
控制器并进一步设计了一种自校正灰色预测－模糊

ＰＩＤ 控制器［９］，Ｎａｍ［１０］ 设计了一种基于定量反馈的

控制策略． 此外，Ｃｕｉ 等［１１］ 提出了一种采用压力反

馈伺服阀抑制多余力矩的方法． 由于多余力矩是由

机械结构缺陷引起的，理论及实践证明，传统电液负

载模拟器的多余力矩无法被彻底消除． 虽然上述方

法能够在一定条件下提高负载模拟器的加载性能，
但无法满足不断提高的负载模拟性能要求．

Ｚｈｅｎｇ 等［１２］设计并研究了一种摩擦加载式电液



负载模拟器，该负载模拟器能够彻底消除由被测舵

机主运动引起的多余力矩干扰，并且能够获得高性

能的力矩加载性能． 但该负载模拟器很难在紧凑的

结构下利用现有的摩擦材料获得大幅值的力矩

加载．
为了大幅度地提高摩擦加载式电液负载模拟器

的加载幅值，使该负载模拟器具有更广的应用范围，
本文设计并研制了一种大幅值力矩加载机构． 文中

主要通过有限元仿真及力矩加载实验来验证所设计

的加载机构的有效性，进而为大幅值摩擦加载式负

载模拟器的研制打下坚实的基础．

１　 大幅值加载机构原理

由文献［１２－１３］可知，无多余力矩单向摩擦加

载式电液负载模拟器的加载原理如图 １ 所示．
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１—恒转动摩擦盘；２—摆动摩擦盘；３—止推轴承；４—过渡板；５—弹簧；
６—液压缸；７—主轴；８—扭矩传感器；９—液压马达；１０—光电码盘；
１１—大伺服阀；１２—小伺服阀；１３—大齿轮；１４，１５—电机及减速器；
１６—小齿轮

图 １　 单向摩擦加载式电液伺服力矩加载原理
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　 　 由图 １ 所示，该负载模拟器的详细加载原理可

以参见文献［１２］． 图 １ 中的摆动摩擦盘与恒转动摩

擦盘间的接触面模型如图 ２ 所示．
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图 ２　 两摩擦盘间的接触面模型

Ｆｉｇ．２　 Ｃｏｎｔａｃｔ ｍｏｄｅｌ ｏｆ ｔｈｅ ｔｗｏ ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｄｉｓｋｓ

　 　 由加载原理可知，３ 个液压缸施加在摆动摩擦

盘与恒动摩擦盘间的力将被转化为相应的摩擦力

矩，假设液压缸施加的力均匀分布在如图 ２ 所示的

摩擦盘接触面上，则由微积分知识可知摩擦力矩与

液压缸施加的力之间的关系可表示为

ｙｔ ＝ ∫
ｂ
２

ａ
２

８ｒ２μＦ
ｂ２ － ａ２ｄｒ ＝

μＦ（ｂ３ － ａ３）
３（ｂ２ － ａ２）

． （１）

式中： ｙｔ 为转化的摩擦力矩， ｂ 为两摩擦盘接触面的

外径， ａ 为两摩擦接触面的内径， μ 为两摩擦盘间的

摩擦因数， Ｆ 为液压缸施加的力．
由于液压缸的尺寸决定着所设计的负载模拟器

的频率响应，因此通常情况下液压缸的尺寸一定，即
施加在两摩擦盘间的力一定． 此时，由式（１）可知，
该负载模拟器的输出力矩主要取决于摩擦盘接触面

的内、外径和摩擦盘间的摩擦因数． 为了提高力矩

加载幅值，可以增加摩擦盘的尺寸并提高两摩擦盘

间的摩擦因数等．
当增加摩擦盘的尺寸时，负载模拟器的整体体

积也将会变大． 然而，由于空间限制，要求负载模拟

器的尺寸不能过大． 虽然目前已有许多高性能的摩

擦材料如复合摩擦材料、陶瓷摩擦材料、碳纤维摩擦

材料等［１４］，但是现有的摩擦材料的稳定摩擦因数基

本都在 ０．２～０．４［１４］，这对于摩擦加载式电液负载模

拟器加载幅值的提高是远远不够的． 此外，上述特

种摩擦材料的制备成本高，而且成型工艺复杂． 因

此如上所述，为了大幅度地提高摩擦加载式电液负

载模拟器的加载幅值，不能依靠摩擦盘尺寸的增大

及摩擦盘摩擦因数的提高． 为了降低研制成本，并
在紧凑的结构条件下利用普通摩擦材料如铸铁大幅

度地提高力矩加载幅值，提出了一种大幅值力矩加

载机构． 该加载机构的原理图如图 ３ 所示．
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图 ３　 大幅值力矩加载机构原理
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　 　 图 ３ 中， Ｂ１、Ｂ２、Ｂ３、…、Ｂｎ 为摆动摩擦盘，Ｈ１、
Ｈ２、…、Ｈ（ｎ－１）， Ｈｎ 为恒转动摩擦盘． 结合图 １，摆动

摩擦盘Ｂ１ ～ Ｂｎ 分别通过滑键与主轴连接，因此 ｎ个

摆动摩擦盘既可同主轴一起摆动又能沿主轴轴向滑

动． 恒转动摩擦盘Ｈ１ ～ Ｈ（ｎ－１） 分别通过圆柱销与大

齿轮连接，因此恒转动摩擦盘 Ｈ１ ～ Ｈ（ｎ－１） 既可同大

齿轮一起按一定方向恒速转动，又能沿着大齿轮中

心轴轴向滑动． 此外，恒转动摩擦盘 Ｈｎ 通过螺栓与

大齿轮固连． 液压缸施加的力 Ｆ 均匀作用在摆动摩

擦盘 Ｂ１ 上，如上所述，忽略轴向摩擦力，根据作用力
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与反作用力的原理，可知摆动摩擦盘 Ｂ１ 与恒转动摩

擦盘 Ｈ１ 间，恒转动摩擦盘 Ｈ１ 与摆动摩擦盘 Ｂ２ 间，
摆动摩擦盘 Ｂ２ 与恒转动摩擦盘 Ｈ２ 间，…，摆动摩擦

盘 Ｂｎ 与恒转动摩擦盘Ｈｎ 间都受液压缸施加的力 Ｆ．
由于上述 ２ｎ － １个由摆动摩擦盘与恒转动摩擦盘构

成的接触面都存在摩擦，假设每个接触面上的摩擦

因数及接触面尺寸相同，根据式（１） 可知，液压缸施

加的力 Ｆ经过所设计的大幅值力矩加载机构所转换

的摩擦力矩为

ｙｍ
ｔ ＝ （２ｎ － １）ｙｔ ． （２）

式中： ｙｍ
ｔ 为加载机构转化的摩擦力矩； ｎ 为加载机

构中摆动摩擦盘或恒转动摩擦盘的数目； ｙｔ 为如式

（１）所示的每个接触面上产生的摩擦力矩．
如上所述，根据式（２），在其他条件相同的情况

下，所设计的加载机构通过增加恒转动摩擦盘和摆

动摩擦盘的数量来成倍地提高输出摩擦力矩． 结合

图 １，为了在紧凑结构尺寸下利用现有的摩擦材料

大幅度地提高文献［１２－１３］中所研究的单向摩擦加

载式电液负载模拟器的力矩加载幅值，可以将图 １
中的恒转动摩擦盘和摆动摩擦盘替换为图 ３ 所示的

大幅值力矩加载机构． 则采用图 ３ 所示的大幅值力

矩加载机构的单向摩擦加载式电液负载模拟器称之

为大幅值单向摩擦加载式电液负载模拟器．

２　 大幅值力矩加载机构结构设计

为了充分利用文献［１２－１３］中现有的单向摩擦

加载式电液负载模拟器样机的所有资源，降低大幅

值力矩加载机构研究成本，结合现有样机的结构形

式，根据图 ３ 所示的加载机构工作原理，设计了一个

具有两个摆动摩擦盘和两个恒转动摩擦盘即图 ３ 中

ｎ ＝ ２ 时的大幅值力矩加载机构． 所设计的加载机构

三维实体模型如图 ４ 所示．
　 　 结合大幅值力矩加载机构的工作原理，设计的

ｎ ＝ ２ 加载机构主要由 １ 个恒转动摩擦盘 １，８ 个圆

柱销，３ 个摆动摩擦片 ２，１ 个恒转动摩擦盘 ２，３ 个

摆动摩擦片 １，１ 个摆动摩擦片支座 ２，１ 个摆动摩擦

片支座 １，６ 个内六角螺栓等元件构成． 所设计的加

载机构中的摆动摩擦盘采用分离式设计，即每个摆

动摩擦盘分别由 ３ 个小摩擦片等效且 ３ 个小摩擦片

通过 １ 个摆动摩擦片支座来约束． ３ 个摆动摩擦片 １
等效为摆动摩擦盘 １，３ 个摆动摩擦片 １ 均布嵌入在

摆动摩擦片支座 １ 上，３ 个摆动摩擦片 １ 可以与摆

动摩擦片支座 １ 一同摆动；３ 个摆动摩擦片 ２ 等效

为摆动摩擦盘 ２，３ 个摆动摩擦片 ２ 分别与摆动摩擦

片支座 ２ 上均布的 ３ 个圆孔配合，３ 个摆动摩擦片 ２
可以沿着摆动摩擦片支座 ２ 中心轴轴向滑动，并且

可以与摆动摩擦片支座 ２ 一同摆动；恒转动摩擦盘

１ 通过螺栓固定在大齿轮的侧面；恒转动摩擦盘 ２
通过 ８ 个均布的圆柱销与恒转动摩擦盘 １ 连接，因
此，恒转动摩擦盘 ２ 可以沿着恒转动摩擦盘 １ 中心

轴轴向滑动，并且可以与恒转动摩擦盘 １ 一同转动．
３ 个摆动摩擦片 ２ 的上、下表面分别与恒转动摩擦

盘 １ 的上表面和恒转动摩擦盘 ２ 的下表面接触；３
个摆动摩擦片 １ 的下表面与恒转动摩擦盘 ２ 的上表

面接触；摆动摩擦片支座 １ 将通过滑键与主轴连接，
则摆动摩擦片支座 １ 可以沿着主轴轴向滑动且能够

与主轴一同摆动；摆动摩擦片支座 ２ 通过 ６ 个内六

角螺栓与摆动摩擦片支座 １ 刚性连接，则两个摆动

摩擦片支座可以被视为一体． 所设计的大幅值加载

机构中的各个有效摩擦副的等效接触面积见图 ２，
且等效接触 面 积 的 内 径 和 外 径 分 别 约 为 ７０、
１１０ ｍｍ． 综上所述，所设计的 ｎ ＝ ２ 的大幅值力矩加

载机构共有 ３ 对摩擦副，因此理论上，在其他条件相

同的情况下，所设计的加载机构输出的摩擦力矩约

是普通单对摩擦盘加载机构输出摩擦力矩的 ３ 倍．

1
2

3
4
5

6

7

8

（ａ）爆炸图

1 23 4567

（ｂ） １ ／ ２ 剖面图

１—恒转动摩擦盘 １；２—销；３—摆动摩擦片 ２；４—恒转动摩擦盘 ２；
５—摆动摩擦片 １；６—摆动摩擦片支座 ２；７—摆动摩擦片支座 １；８—
内六角螺栓

图 ４　 大幅值力矩加载机构三维模型，ｎ＝ ２
Ｆｉｇ． ４ 　 ３⁃Ｄ ｍｏｄｅｌ ｏｆ ｔｈｅ ｌａｒｇｅ ａｍｐｌｉｔｕｄｅ ｔｏｒｑｕｅ ｌｏａｄｉｎｇ

ｍｅｃｈａｎｉｓｍ， ｎ ＝ ２

　 　 所设计的加载机构的结构形式不是唯一的，图 ４
给出的是一种成本较低的结构形式，且该结构形式

能够充分利用现有的普通单向摩擦加载式电液负载

模拟器样机的资源． 利用该加载机构，只需稍加修

改即可将现有的样机改造为大幅值的电液负载模拟

器． 该机构的材料将暂时采用 ４５＃钢． 当设计 ｎ ＞ ２
的大幅值力矩加载机构时，可以参照所给出的 ｎ ＝ ２
的加载机构的结构形式．
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３　 大幅值加载机构有限元仿真研究

加载机构是一个具有多个滑动摩擦接触且受力

复杂的动态热－力耦合的机械结构，需要研究其基

本结构强度特性及其复杂的动态热－力学耦合行为．
将利用有限元软件 ＡＢＡＱＵＳ 对该机构进行有限元

仿真分析． 为了降低计算量，忽略对加载机构结构

影响不大的摆动摩擦片支座 １、螺栓孔及螺纹孔等，
并将圆柱销与恒转动摩擦盘 １ 看成一体，选择显示

温度－位移耦合型有限元单元 Ｃ３Ｄ８ＲＴ 来划分网

格，简化的加载机构有限元网格模型如图 ５ 所示．

图 ５　 加载机构有限元网格模型

Ｆｉｇ．５　 Ｆｉｎｉｔｅ ｅｌｅｍｅｎｔ ｍｅｓｈ ｍｏｄｅｌ ｏｆ ｔｈｅ ｌｏａｄｉｎｇ ｍｅｃｈａｎｉｓｍ

　 　 根据加载机构实际工况， 约束图 ５ 所示模型的

３ 个摆动摩擦片１的 ｘ和 ｙ方向平移自由度并在上表

面均匀施加相应的压力载荷，同时约束恒转动摩擦

盘 １的 ｘ、ｙ和 ｚ方向平移自由度并定义 ｚ方向旋转自

由度的相应速度，使得恒转动摩擦盘 １ 以相应的速

度旋转． 该机构摩擦面间的摩擦因数和热传导系数

分别定义为 ０．３ 和 ５×１０７ Ｗ／ （ｍ·℃），且摩擦面面

接触类型定义为显示算法的面面接触，同时其材料

性能参数按 ４５＃钢性能参数［１５］定义．
如图 ４ 所示，考虑到 ３ 个摆动摩擦片 ２ 的尺寸

最小且所受的载荷极为复杂，并且其距离摆动摩擦

片 １ 最远，如果 ３ 个摆动摩擦片 ２ 的上、下表面的应

力分布相似，且不超过材料的极限强度，则可以说明

所设计的加载机构的结构合理，能够进行有效的力－
摩擦力矩转换． 为了精确地分析加载机构的应力场

的分布情况，在同一个摆动摩擦片 ２ 的上、下表面分

别取一条长度和形状都相同的路径 １ 和 ２，然后分

别研究路径 １ 和 ２ 上所有节点的应力分布特征．
　 　 图 ７ 为仿真步长 ０．２ ｓ，３ 个摆动摩擦片 １ 的上

表面所受的压力载荷为 ３ × １０６ × ［ｓｉｎ（１０πｔ） ＋
１．１］ Ｐａ，且恒转动摩擦盘 １ 转速为 １２．５ ｒａｄ ／ ｓ 时，路
径 １ 和 ２ 的应力随时间的分布图．
　 　 由图 ７ 可以看出，在整个仿真步长内，３ 个摆动

摩擦片 ２ 上的路径 １ 和 ２ 的应力随时间变化的趋势

基本都与给定的 ５ Ｈｚ 正弦压力载荷随时间变化的

趋势相一致． 此外，在相同时间点上，路径 １ 和 ２ 上

的应力幅值基本相当． 仿真结果表明，摆动摩擦片 ２
上、下表面所承受的动态压力相当，该加载机构能够

按期望的性能进行力－摩擦力矩转换．

（ａ） 路径 １　 　 　 　 　 　 　 　 （ｂ） 路径 ２

图 ６　 ３ 个摆动摩擦片 ２ 上的路径

Ｆｉｇ．６　 Ｐａｔｈｓ ｏｎ ｔｈｅ ｔｈｒｅｅ ｓｗｉｎｇ ｆｒｉｃｔｉｏｎ ｄｉｓｋｓ ２
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图 ７　 路径应力分布

Ｆｉｇ．７　 Ｓｔｒｅｓｓ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ ｏｆ ｐａｔｈｓ

　 　 图 ８ 和 ９ 分别为仿真步长 ０．４ ｓ，３ 个摆动摩擦

片 １ 的上表面所受的压力载荷为 ６×１０６ Ｐａ 且恒转

动摩擦盘 １ 转速为 ５０ ｒａｄ ／ ｓ 时，路径 １ 和 ２ 的温度

和应力随时间的分布图．
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Ｆｉｇ．８　 Ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ ｏｆ ｐａｔｈｓ
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（ａ） 路径 １ 的应力分布　 　 　 （ｂ） 路径 ２ 的应力分布

图 ９　 路径应力分布

Ｆｉｇ．９　 Ｓｔｒｅｓｓ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ ｏｆ ｐａｔｈｓ
　 　 由图 ８ 可知，随着仿真步长的递增，路径 １ 和 ２
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上的温度不断升高，并且相同时间点下路径 １ 和 ２
的温度幅值相当． 类似的，由图 ９ 可知，随着仿真步

长的递增，路径 １ 和 ２ 上的应力也不断升高，并且相

同时间点下路径 １ 和 ２ 的应力幅值相当． 仿真结果

表明，随着长时间的力矩加载，加载机构将不断产生

大量的摩擦热． 由于加载机构所受的压力载荷为恒

定的，理论上路径 １ 和 ２ 的应力分布应在一个定值

范围内，图 ９ 所示的路径应力不断升高的结果主要

是由摩擦热引起的热应力所致． 由于仿真中没有进

行散热定义，当仿真持续进行时，加载机构不断产生

摩擦热，则加载机构的温度将不断升高直至温度高

到使得仿真计算发散，仿真无法继续为止． 由于热

应力式中伴随着加载机构各零件的热膨胀，考虑到

实际加载时，加载机构中各个摩擦副的接触面始终

是紧密接触的，可知摩擦副法向的热膨胀将会对摩

擦副间受到的压力产生干扰． 由于加载机构的加载

原理主要是将加载机构中多个摩擦副间所受的压力

转化为摩擦力矩，考虑到所研究的负载模拟器是一

种高精度的伺服系统，因此，热应力（热膨胀）的存

在势必会影响摩擦力矩转换的精度，即热应力（热
膨胀）将会使得加载机构产生一个额外的输出力矩．
此外，由于高温会降低摩擦材料的强度，从而降低加

载机构寿命等． 因此，为了保持加载机构的力－力矩

转换精度，同时提高加载机构的使用寿命，在实际加

载中需要为加载机构散热．

４　 大幅值力矩加载机构加载实验研究

根据图 ５ 所示的加载机构设计结果，研制了一

个大幅值力矩加载机构样机，如图 １０ 所示．

图 １０　 大幅值力矩加载机构实物

Ｆｉｇ．１０　 Ｐｈｏｔｏ ｏｆ ｔｈｅ ｌａｒｇｅ ａｍｐｌｉｔｕｄｅ ｔｏｒｑｕｅ ｌｏａｄｉｎｇ ｍｅｃｈａｎｉｓｍ
　 　 将文献［１２］中样机的两个摩擦盘替换为所研

制的大幅值力矩加载机构（图 １０），文献［１２］中样

机系统的其他部分保持不变，基于改造的负载模拟

器进行大幅值力矩加载实验． 改造后的负载模拟器

的主要实验装置介绍可以参见文献［１２］．
为了实验验证所设计的加载机构的有效性，避

免引入对被控系统非线性、参数不确定性、测量噪声

和未知系统动态等的任何控制补偿，大幅值力矩加

载实验所采用的控制器为经典的 ＰＩＤ 控制器． 系统

的采样周期为０．０００ １ ｓ，ＰＩＤ 控制器的控制参数分

别为 ＫＰ ＝ １，ＫＩ ＝ ０．０００ ８和 ＫＤ ＝ １００． 力矩加载实验

时，被测舵机一直做幅值 ８°，频率 ５ Ｈｚ 的正弦摆动．
图 １１ 为改造的负载模拟器分别跟踪幅值 ３０ Ｎ·ｍ，
偏移 ４０ Ｎ·ｍ，频率分别为 １ Ｈｚ 和 ４ Ｈｚ 的正弦期望

力矩信号的实验跟踪结果． 图 １２ 所示为该负载模拟

器跟踪一种复合信号 ３ × ｓｉｎ（２πｔ） ＋ ５ × ｓｉｎ（４πｔ） ＋
１２ × ｓｉｎ（６πｔ） ＋ ８ × ｓｉｎ（８πｔ） ＋ ３８ 的实验跟踪结果．
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（ｂ） ４ Ｈｚ 力矩信号跟踪结果

图 １１　 正弦力矩跟踪实验结果
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图 １２　 复合力矩跟踪实验结果
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　 　 由图 １１、１２ 可知，在 ＰＩＤ 控制器控制下，所改造

的大幅值负载模拟器都能够精确地跟踪所给定的各

大幅值期望力矩信号，且该负载模拟器能够精确跟

踪高达 ７０ Ｎ·ｍ 的力矩信号． 由文献［１２］可知，原
有的负载模拟器样机所能跟踪的最大力矩在

２５ Ｎ·ｍ左右． 实验结果表明，所设计的大幅值力矩

加载机构能够将原有样机的力矩加载幅值提高 ３ 倍

左右，这与第 ２ 节中对所设计的加载机构的理论期
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望相一致． 实验结果验证了所设计的大幅值力矩加

载机构的有效性． 实验所获的力矩跟踪精度不是最

优的，为了进一步提高加载精度，可以利用模糊控

制［１６］、平坦控制［１７］ 及滑模控制［１８］ 等高性能控制方

法控制所改造的负载模拟器．

５　 结　 论

１）设计并研制了一种能够在紧凑结构下利用

现有的摩擦材料大幅度提高摩擦加载式电液负载模

拟器力矩加载幅值的加载机构．
２）根据加载机构的加载工况，利用有限元软件

ＡＢＡＱＵＳ 仿真研究了加载机构动态热－力耦合行

为，仿真结果验证了所设计的加载机构的可行性，同
时揭示了加载机构摩擦热的产生特征及摩擦热对加

载机构结构及力－摩擦力矩转换性能的影响．
３）利用所研制的加载机构将原有的单向摩擦

加载式电液负载模拟器样机改造成了一个大幅值负

载模拟器，基于改造的负载模拟器进行了大幅值力

矩加载实验，实验结果验证了所设计的加载机构能

够按设计期望将原有样机的力矩加载幅值提高 ３
倍，并且加载精度高．

４）本文的研究解决了摩擦加载式电液负载模

拟器难于获得大幅值力矩加载的难题，并为大幅值

力矩加载机构的结构优化及大幅值摩擦加载式电液

负载模拟器的研制提供了理论及实验基础．
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