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（1.海装广州局驻重庆地区第二军事代表室，重庆 402260； 

2.重庆齿轮箱有限责任公司，重庆 402263） 

摘要：目的 针对某船用湿式摩擦离合器在复杂工况的长期服役过程中压板螺栓联接系统变形过大、松动等

问题，对压板螺栓联接系统预紧过程中压板变形情况进行研究，并对此类离合器压板螺栓联接系统进行结

构优化。方法 利用有限元仿真软件建立压板螺栓联接系统仿真模型，通过试验对仿真分析方法进行验证，

分析螺栓预紧过程中拧紧力矩、螺栓规格、压板止口厚度、压板厚度等对联接系统压板受力变形的影响。

结果 通过压板变形试验，发现试验与仿真数据误差在 6.7%以内，验证了仿真方法的可靠性。湿式离合器压

板螺栓联接系统中压板变形最大，螺栓变形次之，基座变形最小。压板变形和应力大小变化与螺栓规格呈

现负相关，与拧紧力矩呈现正相关。压板止口和压板厚度的增加能够显著减小压板变形和应力。结论 在考

虑整个联接系统安装空间条件下，建议在压板端面增加285 mm×1.5 mm 的止口，将压板厚度增加至 24 mm。 
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ABSTRACT: In allusion to issues such as excessive deformation and loosening of the pressure plate bolt connection system in 

the long-term service process of a marine wet friction clutch under complex working conditions, the work aims to study the de-

formation of the pressure plate in the pretightening process of the pressure plate bolt connection system, and optimize structure 

船舶及海洋工程装备
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of the bolt connection system of the clutch pressure plate. The finite element simulation software was used to establish a simula-

tion model of the pressure plate bolt connection system, and the simulation analysis method was verified by experiments, the ef-

fects of the tightening torque, bolt specifications, pressure plate flange thickness, and pressure plate thickness on the load and 

deformation of the connection system were analyzed. Through the deformation test, it was found that the error between the test 

and simulation data was less than 6.7%, which verified the reliability of the simulation method. The pressure plate deformation 

was the largest in the pressure plate bolt connection system, followed by the bolt deformation, and the base deformation was the 

smallest. The pressure plate deformation and stress change were negatively correlated with the bolt specifications and positively 

correlated with the tightening torque. Increasing the thickness of the pressure plate flange and pressure plate could significantly 

reduce the pressure plate deformation and stress. Under the condition of considering the entire connection system installation 

space, it is suggested to add a  285 mm×1.5 mm flange at the end face of the pressure plate and increase the pressure plate 

thickness to 24 mm. 

KEY WORDS: wet friction clutch; pressure plate; bolt connection; deformation simulation; experiment; structure optimization 

船舶动力的控制通过输入端内置湿式摩擦离合

器来实现[1]，离合器部件结构如图 1 所示。压板螺栓

联接系统属于离合器传动结构的关键薄弱环节，在复

杂工况、高负载等长期服役过程中，极易出现压板螺

栓联接系统变形过大、松动等问题。压板螺栓联接系

统，在离合器接脱排过程中，对摩擦片座起到轴向限

位作用，在离合器服役过程中，装配时的压板变形对

压板螺栓联接系统的预紧具有重要影响，如图 2 所示。 
 

       

图 1  离合器部件 
Fig.1 Diagram of clutch components 

 

 

图 2  压板螺栓联接系统 
Fig.2 Pressure plate bolt connection system 

目前，关于螺栓联接结构的研究分析较多。罗忠

等[2]通过建立螺栓转子模型，分析了螺栓拧紧顺序及

拧紧方式对螺栓拧紧时预紧力的衰减规律及分布特

点。李新魁等[3]通过 ABAQUS 软件建立了螺栓联接

结构，对不同预紧力及载荷幅值下螺栓接触面的应力

应变情况进行了讨论。Persson 等[4]通过试验讨论了不

同预紧力控制方法下，单螺栓联接系统夹紧力的分散

程度。江文强等[5-6]推导出一种理论方法来计算确定

螺栓松动载荷，讨论了连接参数对螺栓联接系统的影

响。Yamatoto[7]、陈海平等[8]、Nassar 等[9]、Zhang 等[10]

针对螺栓螺纹受力进行了详细分析，其研究结果被广

泛运用于螺栓螺纹承载水平及刚度研究。Izumi 等[11-12]
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提出了螺栓接触面微滑移概念，指出螺栓接触面局部

微滑移积累是螺栓松动的原因。Gong 等[13-14]提出了

抑制螺栓局部滑移累计防松设计准则，基于此准则设

计了新型螺栓防松结构，并通过仿真计算证明了这些

结构的优异性。王开平等[15-16]通过建立带螺纹的螺栓

法兰仿真模型，分析了振动频率及剪切载荷对螺栓法

兰联接结构松动影响的规律。余伟等[17]、Zhang 等[18]、

苏晨辉等[19]基于光纤光栅体积小、抗干扰能力强、测

量精度高、灵敏度高等优点，提出了一种利用光纤光

栅监测螺栓松动的方法。Liu 等[20-21]通过试验，提出

螺栓松动主要是材料发生塑性形变及接触面间微动

磨损导致。 

综上所述，相关学者利用有限元仿真分析、试验、

理论分析等方法对法兰螺栓联接系统中螺栓受力变

形及松动进行了深入研究，然而围绕某船用离合器压

板螺栓联接系统松动的具体工程问题却鲜有研究。在

离合器接脱排过程中，接脱排冲击会对螺栓联接系统

产生交变应力，且在长时间、高工况、重负载使用过

程中，由于摩擦片、花键等的磨损会造成交变应力的

加大。螺栓联接使压板、螺栓、摩擦片座、输入轴可

视为一个刚体，在离合器长期服役维修过程中，发现

装配过程中压板变形及所受应力越小，离合器接脱排

冲击产生的交变应力对整个螺栓联接系统的影响越

小，压板螺栓系统松动变形可能性将会降低。在离合

器服役过程中，压板变形对压板螺栓联接系统预紧具

有重大影响，进而影响此类离合器接脱排过程中压板

对摩擦片座的轴向限位作用，严重影响大型船舶的服

役性能和安全性。本文基于有限元仿真分析方法，分

析了螺栓预紧过程中拧紧力矩、螺栓规格、压板止口

厚度、压板厚度等对压板螺栓联接系统受力变形的影

响，提出了相应的预防措施和结构优化设计参数。 

1  几何模型建立及网格划分 

考虑到结构特点和计算效率，对压板螺栓联接系

统模型进行简化，将摩擦片座及输入轴简化为一个整

体称为基座，整个计算模型简化后由基座、螺栓及压

板组成。基座、压板及螺栓装配图如图 3 所示，基座

与压板的结构参数见表 1。压板材料为 Q235A，基座

材料为 42CrMoA，螺栓材料为 45#钢。螺栓规格选用

M16 mm×50 mm，数量为 8 颗，周向均布。 
 

 

图 3  压板螺栓联接系统 
Fig.3 Pressure plate bolt connection system 

 
表 1  压板螺栓联接系统尺寸参数 

Tab.1 Size parameters of pressure bolt connection system 

结构参数 数值 

压板厚度 a/mm 20 

压板直径 b/mm 330 

基座厚度 c/mm 50 

基座直径 d/mm 350 

中心距 e/mm 240 

止口深度 f/mm 2 

止口直径 g/mm 291.5 

螺栓孔深度 h/mm 40 

压板通孔直径 i/mm 18 

 
由于压板螺栓联接系统为中心对称结构，压板及

基座受力也具有周期对称性，本文只需建构一个周期

模型（即整体模型的 1/8），如图 4 所示。仿真模型采

用结构化网格进行网格划分，为保证计算结果的准确

性，对螺栓网格进行加密，网格数量为 48 771，网格

质量良好，如图 5 所示。 

 

图 4  计算模型 
Fig.4 Calculation model 

           
                         a 基座                                 b 压板                      c 螺栓 

图 5  模型网格 
Fig.5 Model grid: a) base; b) pressure plate; c) bolt 
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2  边界条件设置 

为尽可能模拟螺栓拧紧时的工况，对基座端面施

加固定约束，限制计算模型的径向及轴向位移。螺栓

端面与压板端面、压板端面与基座端面分别设置为摩

擦接触，摩擦因数为 0.1，在基座螺栓孔与螺栓联接

部分中心位置处施加预紧力。根据不同拧紧力矩对螺

栓施加对应预紧力，根据联接件之间的联接刚度与载

荷性质等条件可确定预紧力[22-24]，而在实际工况中，

预紧力可通过拧紧力矩 T 计算出。拧紧力矩 T 等于螺

旋副间摩擦阻力矩 T1 与被联接件支撑面间摩擦阻力

矩 T2 之和，即 

1 2T T T            (1) 

 2
1 p vtan +

2

d
T Q                  (2) 

3 3
0 0

2 c p 2 2
0 0

1

3

D d
T f Q

D d





  (3)

 

将式（2）及式（3）代入式（1）得： 

 
3 3
0 0

p 2 v c 2 2
0 0

1 2
tan

2 3

D d
T Q d f

D d
 

 
    

 (4) 

式中：Ψ 为螺纹升角，选值区域为 1°42′~3°2′；

d2 为螺纹中径，约为 0.9d；φv 为当量摩擦角，

φv=arctan1.155f；fc 为摩擦因数；D0 为螺母环形支撑

面外径，约为 1.5d；d0 为螺栓孔直径。 

综上，预紧力与拧紧力矩之间的关系为： 

p =
0.2

T
Q

d
 (5) 

根据相关标准[25]，M16 mm 螺栓对应拧紧力矩为

149 N·m。代入式（5）可得，螺栓预紧力为 46.56 kN。 

3  结果与讨论 

由图 6 可知，螺栓最大变形出现在螺帽头部，最

大变形量可达 0.28 mm。压板最大变形出现在压板中

心处，最大变形量可达 0.51 mm，在逐渐远离压板中

心的周向位置处，压板变形量呈现逐渐递减趋势。

基座变形主要出现在螺杆与基座孔接触区域，最大

变形仅为 0.011 mm。相对于螺栓与基座，压板在整

个联接系统中变形最大，且最大变形量出现在压板

中心区域。 

 

 

图 6  联接系统变形云图 
Fig.6 Deformation contour of connection system: a) bolt; b) pressure plate; c) base 

 
为确定仿真方法的可靠性，设计专用试验工装进

行试验验证。工装由基座、压板、螺栓、百分表及力

矩扳手组成，如图 7 所示。为确保试验结果的准确性， 
  

 

图 7  联接系统试验工装 
Fig.7 Connection system test fixture 

使用力矩扳手 149 N·m 对压板螺栓联接系统进行 5

次预紧，记录压板中心变形量，并与仿真数据进行对

比。试验数据见表 2。5 次试验中，压板中心最大变

形量为 0.50 mm，最小变形量 0.47 mm，试验误差在

0.05 mm 之内。将试验数据均值与仿真数据对比，压

板中心最大变形量误差为 6.7%，进一步证明了仿真

的可靠性。 
 

表 2  压板变形试验数据 
Tab.2 Deformation test data of pressure plate 

试验

次数
中心变形/

mm 
试验均值/ 

mm 
仿真数据/

mm 
误差/%

1 0.49 

2 0.47 

3 0.50 

4 0.48 

5 0.47 

0.482 0.517 6.7 
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4  不同因素对压板变形的影响 

4.1  螺栓规格 

在相同拧紧扭矩下探讨了 M16 mm×50 mm、

M20 mm×50 mm、M24 mm×50 mm 等不同规格螺栓对

压板受力及变形的影响，对应压板通孔直径 i 分别设

计为 18、22、24 mm。此离合器原压板螺栓联接系统

设计时，使用 196 N·m 拧紧力矩及 M16 mm 螺栓进

行预紧。因此，根据原设计要求，对 3 种规格螺栓分

别施加 196 N·m 的拧紧力矩，对压板变形及受力情况

进行仿真。根据式（5）可知，在此扭矩情况下，

M16 mm、M20 mm、M24 mm 螺栓预紧力分别为

61.25、49、40.83 kN。 

相同拧紧力矩条件下，使用不同规格螺栓进行连 

接时的压板变形情况如图 8 所示。由图 8 可知，

在使用相同拧紧力矩 196 N·m 进行预紧时，随着螺栓

尺寸的增大，压板径向位置各处变形量逐渐减小。在

使用 M16 mm 螺栓进行连接时，压板中心最大变形约

为 0.68 mm；在使用 M24 mm 螺栓进行连接时，压板

中心最大变形量逐渐减小至 0.34 mm 左右，压板中心

变形量减小约 50%。 

如图 9 所示，在相同拧紧力矩条件下，随着螺栓

尺寸的增大，螺栓预紧力的减小，在螺栓螺帽与压板

端面接触区域内，压板应力集中状况得到改善。在使

用 M16 mm 螺栓进行预紧时，压板端面与螺帽接触

区域内最大应力可达 577.58 MPa，在使用 M24 mm

螺栓进行连接时，此区域内最大应力逐渐减小至

248.96 MPa，最大应力减小约 56.7%。 
 

 

图 8  不同螺栓规格条件下压板的变形云图 
Fig.8 Deformation contour of pressure plate under different bolt specifications 

 

 

图 9  不同螺栓规格条件下压板的应力云图 
Fig.9 Stress contour of pressure plate under different bolt specifications 

 
为更好分析压板应力及变形变化情况，提取了不

同螺栓规格下压板应力与变形沿半径变化规律，如图

10 所示。在径向位置 0~20 mm 区域内，由于基座支

撑，压板应力呈现缓慢增加再减小趋势，压板边缘呈

现向上翘起状态，压板变形量逐渐减小。在径向位置

大于 20 mm 区域内，由于压板没有基座支撑，在径

向位置 20~60 mm 区域内，压板应力陡然增加，并最

终在径向位置大于 60 mm 区域内保持稳定。在此区

域内，压板呈现向下凹陷状态，且变形量迅速增加。

在整个径向位置区域内。压板所受应力及压板变形都

会随螺栓尺寸的增大而减小。 

由上述分析可得，在相同拧紧力矩条件下，使用

不同尺寸规格螺栓对压板应力及压板变形变化具有

较大影响，螺栓尺寸增加会使得压板应力与变形逐渐

减小，但会造成压板螺栓系统防松能力降低。压板在

离合器压板螺栓联接系统轴系接脱排过程中起到轴

向限位作用，使用过程中，压板变形越小，离合器接

脱排产生的交变应力对压板螺栓联接系统预紧的影

响越小。为控制压板变形，保证整个联接系统的预紧，

综合考虑，建议此离合器压板螺栓联接系统采用

M20 mm 螺栓。 

4.2  拧紧力矩 

除此之外，分析了拧紧力矩对压板变形的影响。

使用相同规格 M20 mm×50 mm 螺栓对压板螺栓联接

系统进行预紧。根据相关标准 [25]，M20 螺栓对应 
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图 10  不同螺栓规格条件下压板应力和变形沿半径的变化 
Fig.10 Diagram for stress and deformation variation of pressure plate along the radius under different bolt specifications:  

a) stress; b) deformation 
 

290 N·m 力矩。在离合器设计过程中，选用 149、196、

290 N·m 等 3 种拧紧力矩对压板螺栓联接系统进行预

紧，为筛选出更佳的拧紧力矩，对不同拧紧力矩条件

下压板的变形进行仿真。由式（5）可知，不同拧紧

力矩条件下，3 种不同拧紧力矩对应预紧力分别为

37.25、49、72.5 kN。 

相同螺栓规格条件下，不同拧紧力矩对压板变形

的影响如图 11 所示。结果表明，随着拧紧力矩的增

大，压板径向位置各处变形量迅速增加。在使用

149 N·m 进行拧紧时，压板中心最大变形约为

0.37 mm；将拧紧力矩增加至 290 N·m 时，压板中心

最大变形量逐渐增加至 0.72 mm 左右。 

由图 12 可知，使用 M20 mm 螺栓对压板螺栓联

接系统进行预紧时，随着拧紧力矩的增大，在螺栓螺

帽与压板端面接触位置压板应力集中情况状况逐渐

变得严重。在使用 149 N·m 进行拧紧时，螺栓螺帽与

压板端面接触位置压板的最大应力为 278.83 MPa；将

拧紧力矩增加至 290 N·m 时，螺栓螺帽与压板端面接

触位置压板的最大应力逐渐增大至 524.35 MPa。 

压板应力、变形沿半径变化如图 13 所示。在整

个径向位置区域内压板所受应力及压板变形会随拧

紧力矩的增加所增大，但增加幅度有所不同。拧紧力

矩从 149 N·m增大至 196 N·m时的压板应力及压板变

形量增加幅度远远小于拧紧力矩从 196 N·m 增大至

290 N·m 时的压板应力及变形量增加幅度，当压板应

力稳定时压板应力分别增加约 31%、47.2%，压板最 
 

 

图 11  不同拧紧力矩条件下压板的变形云图 
Fig.11 Deformation contour of pressure plate under different tightening torque conditions 

 

 

图 12  不同拧紧力矩条件下压板的应力云图 
Fig.12 Stress contour of pressure plate under different tightening torque conditions 
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图 13  不同拧紧力矩条件下压板应力和变形沿半径的变化 
Fig.13 Diagram for stress and deformation variation pressure plate along the radius under different tightening torque  

conditions: a) stress; b) deformation 
 

大变形量分别增加 31%、47.7%。 

由上述分析可知，在相同规格螺栓条件下，使用

不同拧紧力矩对压板螺栓联接系统进行预紧时，对压

板应力及压板变形变化具有较大影响。拧紧力矩与压

板所受应力及变形呈现正相关，且拧紧力矩与压板螺

栓预紧能力同样呈正相关关系。同时，压板变形越大，

离合器接脱排产生的交变应力对整个系统的影响越

大，压板螺栓系统变形、松动概率将会加大。为保证

压板螺栓联接系统的螺栓预紧、控制压板变形，建议

此离合器压板螺栓联接系统采用 196 N·m 拧紧力矩

进行预紧。 

5  结构优化 

5.1  压板止口 

在离合器服役维修过程中，发现压板端面与输入

轴之间的间隙过大，且在后续维修过程中总结发现，

间隙过大对螺栓联接系统变形松动具有一定影响。为

保证压板轴向定位精度，减小压板变形及应力集中情

况，对压板结构进行优化。在压板端面上添加φ
285 mm 定位止口，厚度分别为 0.5、1、1.5 mm。为

筛选出更加优化的压板结构，采用 M20mm 螺栓，使

用 196 N·m 拧紧力矩对不同止口尺寸压板进行仿真。 

相同拧紧力矩及螺栓规格下，不同止口尺寸压板

预紧时，压板的变形情况如图 14 所示。可以看出，

压板整体变形情况同样与压板止口厚度呈负相关。随

着压板止口厚度的增大，压板中心最大变形量逐渐减

小。压板止口厚度为 0.5、1、1.5 mm 时，压板中心

最大变形量分别为 0.46、0.43、0.41 mm，相较于原

压板（最大变形为 0.49 mm）压板中心变形量分别减

小 6.1%、12.2%、15.1%，压板变形量减小明显。 

相同拧紧力矩及螺栓规格下，不同止口尺寸压板

预紧时，压板的应力变化如图 15 所示。可以看出，

压板整体所受应力状况同压板止口厚度呈负相关。随

着压板止口厚度的增大，在螺栓与压板端面接触处的

应力集中状况逐渐减小。压板止口厚度分别为 0.5、1、

1.5 mm 时，压板的最大应力分别为 378.31、364.44、

359.46 MPa。相较于原压板（最大应力为 361.93 MPa），

压板止口厚度为 0.5、1 mm 时，最大应力分别增加

4.5%、0.7%；止口厚度为 1.5 mm 时，压板最大应力

减小 0.7%。 

为更好地对比分析压板应力及变形变化情况，提

取不同厚度压板止口条件下压板应力与变形沿半径

的变化规律，如图 16 所示。当压板止口厚度从 0.5 mm

增大至 1.5 mm 时，在径向位置小于 60 mm 区域内，

压板应力及变形的变化不大。在径向位置大于 60 mm  

 

 

图 14  不同压板止口厚度条件下压板的变形云图 
Fig.14 Deformation contour of pressure plate under different plate step thickness 
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图 15  不同压板止口厚度条件下压板的应力云图 
Fig.15 Stress contour of pressure plate under different plateflange thickness 

 

 

图 16  不同压板止口厚度条件下压板应力和变形沿半径的变化情况 
Fig.16 Diagram for stress and deformation variation of pressure plate along the radius under different plate flange thickness:  

a) stress; b) deformation 
 

区域内，压板止口厚度从 0.5 mm 增加至 1 mm 时，

相比于止口厚度从 1 mm 增加至 1.5 mm 时，压板应

力与变形的增加程度更加明显。 

由上述分析可得，在相同拧紧力矩及螺栓规格条

件下，相对于没有压板止口的压板，增加压板止口可

以减小压板变形量，但对压板所受应力的影响变化不

大，压板止口厚度增加会使得压板应力与变形逐渐减

小。相较于原压板，在压板端面增加 1.5 mm 止口，

可使压板最大应力及变形情况分别减小 0.7%及

15.1%左右。使用 1.5 mm 止口厚度的压板，能够更好

地保证此类离合器在接脱排过程中的轴向限位，减小

离合器接脱排时交变应力对压板螺栓联接系统预紧

的影响。 

5.2  压板厚度 

由上述分析可知，压板止口厚度的增加能够改善

压板在拧紧过程中的变形情况。为进一步改善压板应

力集中及变形情况，对压板厚度进行优化。在保证压

板安装空间条件下，在压板直径为 330 mm、厚度为

20 mm、止口为φ285 mm×1.5 mm 的结构基础上，将

压板厚度 a 增加至 22、24mm，使用 196 N·m 拧紧力

矩对厚度 22、24 mm 的压板进行仿真。 

使用相同拧紧力矩及螺栓规格，不同厚度尺寸压

板预紧时的变形情况如图 17 所示。可以看出，压板

整体变形情况同压板厚度也呈现负相关关系。随着压

板厚度的增大，压板中心的最大变形量逐渐减小。压

板厚度为 20、22、24 mm 时，压板中心最大变形量

分别为 0.41、0.33、0.27 mm。相较于原压板（最大

变形为 0.49 mm），中心变形量分别减小 15.1%、

32.6%、44.9%，可见压板厚度增加能使压板变形明显

改善。 

相同拧紧力矩及螺栓规格条件下，不同厚度尺寸

止口压板预紧时，压板的应力变化如图 18 所示。可

以看出，压板整体应力状况同压板厚度呈负相关关

系。随着压板厚度的增大，在螺栓与压板端面连接处，

应力集中状况逐渐减小。压板厚度分别为 20、22、

24 mm 时，压板的最大应力分别为 359.46、300.5、

274.84 MPa。相较于原压板（最大应力为 361.93 MPa），

最大应力分别减小 0.7%、17%、24.1%。 

由图 19 可知，在整个径向位置区域内，压板所

受应力及压板变形会随压板厚度的增加而减小。压板

厚度从 20 mm 增加至 22 mm 时，与压板厚度从 22 mm

增加至 24 mm 时的压板应力稳定时应力、压板中心

最大变形量减小程度大致相同，应力分别减小

12.3%、12.1%，压板中心最大变形量分别减小 19.4%、

18.6%。 
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图 17  不同厚度压板条件下压板的变形云图 
Fig.17 Deformation contour of pressure plate under different thickness 

 

 

图 18  不同厚度压板条件下压板的应力云图 
Fig.18 Stress contour of pressure plate under different thickness 

 

 

图 19  不同厚度压板条件下压板应力和变形沿半径的变化 
Fig.19 Diagram for stress variation of pressure plate along the radius under different thickness: a) stress; b) deformation 
 
综上分析可知，在相同拧紧力矩及螺栓规格条件

下，压板厚度尺寸的增加可以明显减小压板变形量及

改善压板通孔处应力集中状况。相较于原压板，在压

板端面添加φ285 mm×1.5 mm 的止口的基础上，将压

板厚度增加至 24 mm 时，压板最大应力及变形情况

分别减小 24.1%、44.9%左右。可见，压板厚度是影

响压板应力及变形的关键因素，在保证安装空间条件

下，选择 24 mm 厚度的压板能够更好地保证此类离

合器在接脱排过程中的轴向限位作用。 

6  结论 

1）在离合器长期服役维修过程中发现，离合器

接脱排过程中，会对压板螺栓联接系统产生交变应

力。经过长时间总结分析发现，装配时压板变形越大，

交变应力对系统变形松动的影响越大，压板螺栓联接

系统松动、变形概率加大，压板变形严重影响此类离

合器的服役性能及安全性。 

2）相比于螺栓和基座，离合器压板螺栓联接系

统预紧过程中的压板变形最大，螺栓变形次之，基座

变形最小，压板变形从中心沿径向向外逐渐递减。 

3）拧紧力矩大小相同时，螺栓规格越小，压板

变形及受力情况越严重。当螺栓规格从 M16 mm 增大

至 M24 mm 时，压板最大变形与应力分别减小 50%

及 56.7%。螺栓规格相同时，拧紧力矩越大，压板变

形及受力情况越严重。当拧紧力矩从 149 N·m 增大至

290 N·m 时，压板最大变形及应力分别增大 94%及

88%。在同等条件下，螺栓规格越大，对压板防松能
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力越低。反之，拧紧力矩越大，对压板防松能力越高。

为保证压板螺栓联接系统预紧及控制压板变形，建议

对此类离合器压板螺栓联接系统选用 M20 mm 螺栓

及 196 N·m 力矩进行预紧。 

4）增加压板相应止口及压板厚度，能够改善压

板变形及压板受力情况。相较于原压板，在压板端面

添加φ285 mm×1.5 mm 的止口及将压板厚度增加至

24 mm 可使压板变形及最大应力状况分别减小 44.9%

及 24.1%。在满足压板螺栓联接系统安装空间条件

下，将压板厚度增加至 24 mm，并在压板端面添加厚

度φ285 mm×1.5 mm 的止口最为合适。 
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