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电动汽车湿式双离合变速器换挡动力学仿真 *
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摘要 双离合变速器是现代电动汽车的关键部件之一 .文中介绍了湿式双离合变速器换挡的基本原理和控

制方式，并对湿式双离合器变速器换挡动态过程进行了研究 .为研究湿式离合器接合过程的动力学特性，分

别采用库伦摩擦模型与采用平均流量模型及微凸体接触理论对双离合变速器建模，讨论两种模型仿真结果

的差异 .研究表明，湿式离合器的转矩响应具有显著的滞后性，而库伦摩擦模型无法体现该滞后性 .基于湿式

离合器的动力学模型研究双离合变速器的换挡控制策略的力矩中断，并与库伦摩擦模型的仿真结果做出对

比，结果显示，引入平均流量模型和微凸体接触模型的湿式双离合变速器模型更能准确反映换挡过程中传递

转矩动态特性 .
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引言

近年来，随着电动汽车动力性和经济性等优化

目标的提出，以及电机设计的逐步完善，通过电机

本身的改良来提高工作效率变得越来越困难，而通

过对传动系统的优化来提高效率的方式逐渐被人

们所重视［1，2］.
双离合变速器（DCT）由于其换挡过程中动力不

中断、换挡速度快等优点，在电动车中的应用受到

许多研究者的关注［3，4］.电机良好的调速特性能够进

一步发挥双离合变速器动力无中断，换挡冲击小的

特点，可显著提高换挡品质，但是换挡过程中的电

机与离合器的协调控制问题是DCT研发中的难题 .
在传统燃油汽车中，双离合变速器已经有了广

泛的应用和研究［5，6］，依据离合器传递转矩机理可

分为干式双离合变速器（Dry-type DCT）和湿式双

离合变速器（Wet-type DCT），干式双离合变速器传

动效率较高，接合速度快，但是发热较严重，且使用

寿命较短，而湿式双离合变速器寿命长，可靠性高，

但由于腔体内油液的损耗使得效率有所下降 .德国

大众公司（VW）最早于 2003年研发了六速双离合

变速器，此后，福特，尼桑，宝马，通用等车企均对双

离合变速器投入了研究 .电动汽车变速箱中，两速

比变速箱相比于单速比变速箱显著提升了电动汽

车动力性与经济性，而成本远低于多档速比变速

箱，同时，两速比的 DCT变速箱去除了同步器结

构，简化换挡过程，进一步减小了换挡冲击，是目前

电动汽车传动系统的发展趋势 .
为实现无冲击换挡，双离合变速器中离合器与

电机的协调控制极为重要 .借助精确的动力学模

型，仿真双离合变速器的换挡过程并优化控制策

略 .Liu等人［7］提出了一种离合器的标定方法，通过

离合器滑移过程中的转速传感器，设置了间接的转

矩观测器，对离合器传递转矩的模型进行修正，有

助于双离合变速器扭矩的精确控制 .
Lu等人［8］将干式双离合器视为一个多体系统，

针对其在启动阶段的啮合行为进行数值模拟，提出

了一种具有双离合变速器的乘用车传动系统的非

线性动力学模型 .考察了摩擦功，冲击强度和发动

机扭矩，将其引入目标函数 .建立发动机的动力学

模型，根据发动机在换挡过程中的调速需求，改变

节气门开度，实现平稳换挡 .
Zhao等人［9-11］进行了用换挡冲击度，滑摩功等

指标拟定函数对换挡质量进行描述，提出控制算法

优化，分别对换挡和起步过程进行了仿真 .提出通

过鲁棒性控制策略改善换挡品质，该方法在混动车
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辆的双离合变速器仿真模型中得到验证［12］.为了减

小齿隙，发动机转矩波动，传感器噪声以及模型的

不确定性等对离合器控制效果的影响，文献［13］进

一步提出鲁棒性控制使换挡过程更为稳健，而仿真

结果表明，该控制策略有效地协调了换挡过程中动

力源与离合器的控制 .
然而，这些研究讨论了干式 DCT而非湿式

DCT，而干式离合器的应用范围受到其使用寿命不

长，难以承受恶劣工况等缺点的限制 .与之相比湿

式离合器在接合期间响应更复杂 .干式DCT模型

可以简化为在啮合，滑动和脱离状态下的分段函

数，而对于湿式DCT，换挡过程中传递转矩随时间

的动态响应过程不能被忽略 .
Zhang等人［14］考虑滑差转速与接合压力的变

化对摩擦因数的影响，以库伦摩擦模型表述离合器

结合过程 .然而该模型只能表述静态的转矩传递模

型 .Kulkarni［15］以Matlab/Simulink为仿真平台，引入

了有效摩擦面积，搭建了整车的动力学模型和换挡

控制逻辑，并研究了换挡时离合器压力分布对输出

扭矩的影响，优化了离合器的压力变化曲线，对换

挡质量进行了改善 . 但其采用的模型依然为

Coulumb摩擦模型 .与湿式离合器的动态转矩传递

过程有所差异 .
考虑到摩擦片之间的油液的影响，多位研究

者［15，16］基于 Patir-Cheng平均流量模型的修正雷诺

方程对离合器的接合过程进行了数值模拟，将湿式

离合器的接合过程分为挤压油液、混合摩擦、粗糙

接触三个阶段，将摩擦片的表面视为G-W微凸体

接触模型，以高斯分布、维尔分布等对摩擦片表面

进行假设，仿真了湿式离合器接合过程中的震颤问

题［17］.Berger等人［18］考虑了表面粗糙带沟槽的湿式

离合器传递转矩的特性，通过有限元模型进行数值

计算，对负载、摩擦材料渗透特性、沟槽宽度等对接

合特性的影响进行了分析 .胡宏伟［19］建立了湿式离

合器滑摩过程摩擦转矩的数学模型，通过仿真分析

了摩擦系数斜率、静摩擦系数、传动系统阻尼、刚度

以及接合压力波动等参数对离合器抖动的影响，为

改善离合器摩擦特性以及传动系统设计提供了参

考 .但在湿式双离合变速器的建模中，研究者常简

化了湿式离合器本身的动态特性［20］.
Walker等人［21］为研究离合器控制在换挡过程

中的真实响应，建立了离合器液压伺服阀的详细模

型 .控制算法考虑了离合器转矩，发动机转速和转

矩控制，对离合器实际扭矩和发动机期望扭矩的差

值变化做了敏感性分析，结果表明，在较高的输入

扭矩下，当输入扭矩越大，液压系统离合器扭矩控

制的误差也会增大，系统的振动也会增大 .在理想

的发动机转矩前馈控制下，换挡过程的转矩缺口能

够实现最小化 .在离合器控制上，采用广义预测算

法（AGPC），实现对离合器接合过程的精准控制［22］.
在换挡质量的评估中，文献［23］仿真表明发动

机转矩的输出波动将会导致长时间的滑摩和较大

的换挡冲击，此外，齿轮的间隙，同步器的啮合均会

导致换挡过程的非线性 .对换挡动态过程的研究高

度依赖于动力学模型的准确性 .
目前在湿式双离合变速箱的研究中，所建立的

转矩模型通常为基础的静态转矩传递模型，无法体

现换挡中离合器润滑油运动和离合器摩擦片接触

的动态过程，对控制策略的制定产生影响 .本文将

分别采用湿式离合器油液-摩擦片复合模型和经

典的库伦摩擦模型，对离合器结合的动态转矩传递

过程建模，将其集成到整车的纵向动力学模型中，

参照文献［24］换挡过程中电机转矩和离合器压力

的控制策略，采用开环控制对换挡过程中的离合器

和电机控制进行协调 .仿真并分析两种模型下控制

效果的差异 .
1 换挡动力学模型

DCT换挡过程本质上是电机的输出转矩由原

接合离合器平顺转移至原分离离合器的切换过程 .
湿式离合器模型是传动系统建模的核心部分，其转

矩传递的特性直接影响了换挡过程的转矩输出 .湿
式离合器的接合/分离过程涉及到粘性油液的剪

切、挤压以及微凸体的接触，是一个值得研究的耦

合问题 .同时，动力系统各部件的转动惯量、传动效

率也会对换挡时间和换挡质量产生影响 .
1.1 湿式离合器转矩传递理论

离合器压紧过程需要克服液压力和摩擦片接

合压力，对应的传递转矩由液压油的粘性扭矩和摩

擦片的摩擦扭矩共同承担 .根据传递转矩的组成，

该接合过程可以划分为三个阶段：挤压油液阶段、

混合摩擦阶段、粗糙接触阶段 .
在离合器接合初期，摩擦片并未产生接触，内

部填充有一定粘度的油液 .当离合器输入输出存在

转速差时，油液产生黏性力，此时传递转矩均由油

液内部黏性力贡献 .
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随着离合器的逐渐接合，摩擦片开始产生局部

接触，且接触间隙间依然被油液填充 .此时摩擦片

的接触和油液的黏性力共同承担离合器传递转矩 .
随着离合器接合，摩擦片接触产生的摩擦力逐

渐占据主导地位，离合器两侧逐步压紧 .当润滑油

无法形成油膜时，黏性力可以忽略不计，扭矩传递

完全由机械接触的摩擦力承担 .
当转速差为零时，离合器完全接合 .下文中，将

分别对这三个阶段做出理论分析 .
1.2 挤压油液阶段

挤压油液阶段，摩擦片尚未接触，转矩传递由

液压油黏性力承担 .由于湿式离合器较为优良的散

热特性，油液在工作过程中状态变化较小，忽略油

液密度、黏度等参数的变化，离合器间的油液可以

视为较为理想的流体 .
根据雷诺数的计算：

Re = ρvd
μ

（1）
其中，ρ为液体密度，v为离合器摩擦副边界液体的

相对流速，d为离合器内间隙，μ为动力粘度 .估算

可得，Re<<2000，摩擦副间可视为层流 .流体内摩

擦力及剪切应力可以表示为

F = μA dvdz （2）
τ = μ dudz （3）

将离合器假设为内径 r1，外径 r2的圆环，积分后剪切

扭矩为：

T = ∫
r1

r2
rdF = ∫

r1

r2 2πμωr3
d

dr （4）
该公式未考虑离合间隙 d的变化过程带来的影响，

故对以上剪切扭矩的表达式进行修正 .取接合过程

中某微单元液体进行受力分析，根据微元体在离合

器圆盘径向方向上的受力平衡，即：

pdz + (τ + dτ)dr = ( p + dp )dz + τdτ （5）
其中，p为微元体位置处油压，τ为剪切应力，r为微

元体位置处半径，z为微元体在离合器内部的轴向

位置 .又根据牛顿内摩擦定律：

τ = μ dudz （6）
联立式（5），式（6）能够得到油膜压力与液体内部

流速的关系式：

d (μ dudz )dr = dpdz （7）
考虑离合器两侧边界处油液径向速度可视为

零，对上式积分得到：

u = z ( z - h0 )2μ
dp
dr （8）

离合器润滑油流量Q为：

Q = 2πr ∫0h0udz （9）
代入得到：

dp
dr =

6μQ
πrh3

（10）
对润滑油液做连续介质假设，即 x y z三向流量

之和守恒，并依据动量守恒定律方程，可以得到挤

压阶段油液压力的表达式：

∂
∂x ( h

3

μ
∂p
∂x ) + ∂

∂x ( h
3

μ
∂p
∂y ) =

6(u1 - u2 ) ∂h∂x + 6( v1 - v2 )
∂h
∂y + 12(w1 - w2 )

（11）
其中 u1，u2为小液块 x向速度，v1，v2为小液块 y向速

度，w1，w2为小液块 z向速度 .h为摩擦副中的油膜厚

度，ħ为摩擦副的平均间隙 .考虑到各向流量因数

ϕx，ϕy，ϕs及联合粗糙度σ，摩擦片渗透系数φ，修正

后得到平均雷诺方程：

∂
∂x (ϕx

h3

μ
∂p
∂x ) + ∂

∂x (ϕy

h3

μ
∂p
∂y ) =

6(u1 - u2 ) ∂h∂x + 6(u1 - u2 )σ
∂ϕs

∂x + 12
dℏ
dt

（12）

流量因数ϕx，ϕy，ϕs通过 Patir-Cheng［15］总结的计算

公式得到 .将上式表示为圆形离合器中的压力随径

向分布的形式，并将油压 p在径向积分得到：

Pv = B
4A (r2 - r22) +

3μ
A
∂ℏ
∂t (r2 - r22)

+ln r
r2 ( B4A + 3μA ∂ℏ

∂t ) r
22 - r21
ln ( )r1r2

（13）

其中，A = ϕrh3 + 12φd，B = ϕr ρh3

5 (3ω21 + 4ω1ω2 +
3ω22 ).由上式可知，在挤压油液阶段，油液压力主要

由油液平均厚度的变化率决定 .在计算中，摩擦副

表面可以视为均值为零的高斯概率密度分布，即平

均间隙变化率与油膜厚度的关系表示为：

∂ℏ
∂t =

∂ℏ
∂h
∂h
∂t = {12 éëêê1 + erf ( h

2 σ )ùûúú} ∂h∂t （14）
根据G-W模型假设，将摩擦的接触面之一视

为粗糙度为 0，摩擦副联合粗糙度σ = σ21 + σ22 ，
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将Pv对于离合器面积积分：

Fv = ∫02πdθ ∫r1r2pvrdr （15）
整理得到第一阶段挤压油液过程的润滑油压力表

达式：

Fv = 2π ( B4A + 3μA g (h)
∂h
∂t ) ⋅

( 14 (r41 - r42) - 14 ( )r22 - r21 2

ln r1 - ln r2 )
（16）

其中，g (h) = 12
é

ë
êê1 + erf ( h

2 σ )ùûúú.考虑 Patir-Cheng
的剪切流量因数ϕf，ϕfs后，接合过程油液剪切产生

转矩为：

-Tv = ∫02πdθ ∫r1r2 (ϕf + ϕfs ) r
3 μωrel

h
dr （17）

1.3 混合摩擦阶段

当离合器油膜厚度逐渐减小，离合器摩擦片微

凸体部分开始接触，发生弹性或塑性形变，产生摩

擦转矩和压力 .此时，离合器作动器的压力与油压、

接触正压力平衡，离合器传递转矩为油液剪切转矩

和摩擦片接触摩擦转矩之和 .
根据摩擦学中粗糙表面弹塑性接触的有效面

积公式得到：

Ac = A0An (πλRσ) 2P (H) （18）
其中，P（H）表示摩擦片微凸体高度大于H，即发生

接触部分的概率密度

P (H) = ∫
H

∞
( )x - H 2ϕ (H)dx （19）

式（19）中，A0表示弹塑性接触系数，1<A0<2；An表示

名义接触面积；λ表示摩擦片上粗糙面峰点密度；R
表示微凸体曲率半径；σ表示接合面联合粗糙度 .H
表示膜厚比H=h/σ，函数 ϕ（H）为膜厚比下产生接

触的概率密度 .当摩擦副表面按照Gauss分布时，

有效接触面积表示为：

Ac = A0An (πλRσ) 2 ⋅
é

ë
ê
ê
1
2 (1 + H 2) (1 - erf ( H

2 π )) - H

2 π e
-H22
ù

û
ú
ú
（20）

根据弹性力学模型，通过数值积分和曲线拟合［15］，

有效压力Pc与H的近似关系为：

Pc = {KpK´E´( )4 - H 6.804

0
( )H < 4
( )H ≥ 4 （21）

参考文献［25］，Kp选取常数 4.4086×10-5，K´与
E´分别为：

K´ = 8 2
15 π (λRσ) 2

σ
R

（22）
1
E´
= 1/2 ( 1 - v21E1

+ 1 - v22
E2 ) （23）

其中，E1、E2分别为摩擦副两个摩擦副的弹性模量，

E´代表了当量弹性模量 .在混合摩擦阶段，根据受

力平衡，离合器的执行机构对离合器的压力应为液

压承载力和接触承载力之和 .
Fn = Fv + Fc （24）

即压强 Pc与 Pv关于各自的面积积分 .引入变量 C=
Ac/An表示粗糙摩擦面积占有效接触面积的比例 .以
Ared表示摩擦片实际受力区域占总面积的比例 .能
够得到混合摩擦液压力与接触压力分别为：

Fv = (1 - AredC ) ∫02πdθ ∫r1r2pvrdr （25）
Fc = AredC ∫02πdθ ∫r1r2pcrdr （26）

代入压强公式，积分得到Fv，Fc的值：

Fv = 2π (1 - AredC ) ( B4A + 3μA g (h)
∂h
∂t ) ⋅

( 14 (r41 - r42) - 14 ( )r22 - r21 2

ln r1 - ln r2 )
（27）

Fc = { πAredCK´E´Kp

( )4 - H 6.804 ( )r22 - r21
0

( )H < 4
( )H ≥ 4

（28）

当已知离合器正压力 Fn时，即可解得离合器

摩擦片间的间隙变化率∂h/∂t，此时可求出油膜压

力和摩擦接触力的数值 .根据摩擦理论及 1.2节所

推导的液体剪切转矩计算公式，两者产生的传递力

矩分别为：

Tv = (1 - AredC ) ⋅
∫02πdθ ∫r1r2 (ϕf + ϕfs ) r

3 μωrel

h
dr （29）

Tc = AredC ∫02πdθ ∫r1r2 fc pc r2 dr （30）
考虑到摩擦系数随着相对转速增加而减小，摩擦系

数与转速的关系式为：

fc = {fc0 (1 + kfe-kωrel )fc0 (1 + kfekωrel )
ωrel ≥ 0
ωrel < 0 （31）

其中，fc0为滑动摩擦系数，k为摩擦系数随转速差下

降速度的参数，kf为静摩擦系数高于滑动摩擦系数

的比值 .参考文献［19］取值 .
1.4 粗糙接触阶段

当离合器间隙进一步减小，摩擦片间隙无法形
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成油膜，传递转矩即为微凸体的摩擦转矩，接触面

积比C=1.则式（30）改为：

Tc = Ared ∫02πdθ ∫r1r2 fc pc r2dr （32）
2 整车纵向动力学建模

整车功率传递路线为：从电机输出功率，传递

至双离合减速箱，再由主减速机依次传递至主传动

轴和轮边，驱动车辆行驶 .在纵向动力学模型中，以

上各部件依次考虑到：电机的动态特性，双离合减

速机的离合器传递转矩，双离合减速机内部齿轮轴

的转动惯量，主减速机的转动惯量，主传动轴的转

动惯量，刚度和阻尼，轮边的转动惯量，轮胎与路面

的附着系数，车辆的总行驶阻力 .
2.1 车辆行驶阻力模型

根据车辆纵向动力学公式，车辆行驶阻力组

成为：

∑F = Ff + Fw + Fi + Fj （33）
其中，Ff为滚动阻力，Fw为空气阻力，Fi为坡度阻

力，Fj为加速阻力 .与车速、路面条件等关系如下：

Ff = Gf （34）
Fw = Cd Au2a

21.15 （35）
Fi = G sin (α) （36）
Fj = δm dudt （37）

其中，G为整车车重（N），Cd为风阻系数，A为迎风面

积（m2），ua为车速（km/h），f为路面滚阻系数，δ为汽

车旋转质量换算系数，商用车轮胎滚阻系数和旋转

质量换算系数公式如下

f = 0.0076 + 0.000056ua （38）
δ = 1 + 1

m
∑I

w

r2
+ 1
m
Igi2gi20ηg
r2

+ 1
m
Ifi20ηT
r2

（39）
其中，Iw为车轮转动惯量，If为主传动部分转动惯

量，Ig为变速箱内转动惯量（根据档位决定），i0为主

传动比，ig为对应档位速比，ηT，ηg为主减速机和变

速箱传动效率 .
2.2 DCT换挡动力学方程

DCT换挡的本质为传递转矩从当前档位离合

器逐渐转移至目标档位离合器的过程 .离合器滑摩

过程中，传递转矩可以表示为：

Tclutch1 =
ì

í

î

ïï
ïï

Tc + Tv slip & ωrel1 > 0
Tm - Tclutch2 not slip
-Tc - Tv slip & ωrel1 < 0

（40）

Tclutch2 =
ì

í

î

ïï
ïï

Tc + Tv slip & ωrel2 > 0
Tm - Tclutch1 not slip
-Tc - Tv slip & ωrel2 < 0

（41）

其中，ωrel1 = ωc1 - ωm ，ωrel2 = ωc2 - ωm，Tc，Tv分别

为章节 1中计算的摩擦片传递转矩和油液传递转

矩，当电机转速与离合器 1转速同步，且传递转矩

小于离合器最大传递转矩，则离合器维持啮合状

态，传递转矩为电机转矩减去离合器 2的滑摩转矩

（离合器 1，2不存在同时接合情况）；当电机转速大

于离合器 1转速，则传递转矩为正；当电机转速小

于离合器1转速，则传递转矩为负 .
结合整车纵向动力学方程，式（42）为两自由度

方程：

{Ie ω̇e = Te - Tc1 - Tc2 - ceωe

I equs ω̇s = Tc1ig1i0ηg + Tc2ig2i0ηg
-(Ff + Fw + Fi )r - cequs ωs

（42）

其中，ce表示电机转动副阻尼系数，csequ为等效到减

速机输出轴的等效转动阻尼系数 .Isequ为等效到减

速机输出轴的等效转动惯量 .
{I equs = Iw + Ifi20ηT + Ig1i2g1i20ηg + Ig2i2g2i20ηg
cequs = cs + cfi20ηT + cg1i2g1i20ηg + cg2i2g2i20ηg （43）

其中，Ig1，Ig2表示变速箱一档与二档动力传递路径

的转动惯量，cg1，cg2表示对应动力传递路径的摩擦

阻尼，If表示减速箱转动惯量，cf表示减速箱转动副

的摩擦阻尼 .ηg，ηf表示变速箱到车轮及减速箱到车

轮的传动效率 .
上述动力学模型着重于车辆动力系统功率流

的实时计算，通过湿式离合器的精细建模仿真换挡

过程的响应，考虑了离合器的转动自由度和纵向进

给自由度 .
3 仿真计算

湿式双离合换挡整车系统模型的换挡控制框

图如图1所示 .具体如下：

（1）根据目标车速、路况信息得到驾驶员的加

减速意图，转换为油门信号输入至电机及换挡控制

模块；

（2）电机接受油门信号后输出转矩，经过变速

箱的传递驱动整车行驶，通过纵向动力学模型的计

算得到车辆的加速度，经过积分得到车速信息；

（3）根据油门信号及车速情况进行判断的换挡

控制模块作出换挡响应，将换挡响应信号输出至电

机调速模块和离合器油缸控制模块协调完成换挡
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动作；

（4）DCT变速箱根据输入油压信号进行动力学

计算，获取动态换挡过程 .
本文采用Matlab/Simulink软件平台，搭建了双

离合换挡整车系统模型及换挡控制策略进行仿真

分析 .模型关键参数如下：

3.1 库伦摩擦模型仿真

当将湿式离合器模型视为经典库伦摩擦模型

时，离合器传递转矩与压力的关系呈式（44）和式

（45）所示：

Tc = Ared ∫02πdθ ∫r1r2 fc pc r2dr （44）

fc = {fc0e-kωrelfc0ekωrel
ωrel ≥ 0
ωrel < 0 （45）

上式中，传递转矩与压力关系基本为线性相关，以

0.5油门开度的换挡工况为例，采用了用既定策略

的开环控制方式，分析换挡的动态过程 .换挡逻

辑［24］为：

（1）变速箱接收到换挡信号时，离合器应当进

入准备阶段，即接合离合器逐渐松开至即将滑摩的

状态，待接合离合器逐渐压接，排除空行程，如图中

P1阶段所示；

（2）此后接合离合器继续放松，换挡控制器控

制待接合离合器增压，使总变速箱总输出转矩不

变，如图中P2阶段所示；

（3）待分离离合器完全松开，DCT换挡进入惯

性相阶段，该阶段离合器接合压力不变，而电机进

入调速阶段，调节电机转速至与待接合离合器转速

图1 湿式双离合变速器整车系统模型示意图

Fig.1 Wet-type DCT shifting vehicle system model

表1 DCT摩擦模型关键参数

Table 1 Key parameters of DCT friction models
Item

Outer radius of friction plate
Inner radius of friction plate
Outer radius of piston
Inner radius of piston
Thickness of friction material
Oil film thickness
Absolutely viscosity
Density of Lubricant
Equivalent elastic modulus
Curvature radius of micro convex
Density of micro convex
Composite rms roughness
Permeability of friction material

Symbol
r1(m)
r2(m)
b(m)
a(m)
d(m)
h0(m)
μ(Pa*s)
ρ(kg*m-3)
E’(Pa)
β(m)
N(m-2)
σ(m)
φ(m2)

Value
0.100
0.075
0.100
0.040
0.0005
0.0002
0.062
875

2.7*107
8.0*10-4
7.0*107
8.4*10-6
2.0*10-12

表2 整车模型关键参数

Table 2 Key parameters of vehicle models
Item

Full load mass
Frontal area
Air resistance coefficient
Rolling resistance coefficient
Tire radius
Gearbox efficiency
Main reduction ratio
Transmission ratio
Rotation mass conversion factor
Rated power of motor
Base speed of motor
Rated torque of motor
Maximum speed of motor

Symbol
M(kg)
A(m2)
Cd

f

Rr(m)
η(%)
i0

ig1; ig2
δ

P(kW)
nr(rpm)

Tmax(Nm)
nmax(rpm)

Value
39000
10.8
0.5341
0.0076
0.716
90
6.139
3.2:1.0
1.034
900
1000

8715.5
3000
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一致如图中P3阶段所示

（4）完成调速后，离合器压紧，完成换挡 .
将该控制策略应用于基于库伦摩擦的双离合

换挡模型后，仿真结果如图 3-图 4所示，其中，图 2
是换挡过程中输出转矩变化的仿真值，图 3为换挡

过程中正常加压过程的离合器压力仿真值，图 4为
图 2的局部放大图，用于体现换挡动态过程 .在离

合器C1、C2均处于滑移状态时，由于离合器传递转

矩与接合压力成正比关系，换挡过程中离合器油压

如图 5所示：当 C1油压递减时，传递转矩同步递

减，同时离合器C2油压递增，传递转矩同步递增，

双离合变速器总输出转矩基本维持不变，将两个离

合器的传递转矩等效计算至双离合变速器输出端

后，C1等效转矩减小速率与C2等效转矩提升速率

一致，如图 6所示，即总输出转矩基本维持不变，实

现了无动力中断换档的目的 .

3.2 液固耦合模型仿真

考虑到实际应用中，力矩传感器布置困难且成

本较高，力矩反馈较难实现 .开环控制在实际应用

中占据了主导地位 .然而对于干式离合器，传递转

矩与压力关系基本为线性相关，而湿式离合器中，

传递转矩的形成滞后明显 .

以 0.5油门开度的换挡工况为例，采用液固耦

合模型搭建双离合变速器动力学模型，并用上文所

述控制策略进行换挡控制，分析双离合变速器在换

挡过程中的特性 .
在换挡过程初期对离合器 C1匀速降压，对离

合器C2匀速升压，产生的传递转矩呈现明显的非

线性变化，如图 9所示，在换挡的前 0.2s中离合器

C2传递转矩变化极缓慢，而离合器C1传递转矩迅

速降低，导致变速箱输出转矩存在明显波动，产生

功率缺口 .图 5中显示，在 0.5油门开度情况下DCT
换挡过程中传递转矩缺口约为 22000Nm.当图 6中
C2控制油压线性上升时图 7传递转矩并未随之提

升，此后当湿式离合器C2的摩擦片产生接触，进入

混合摩擦阶段，传递转矩迅速提高，即前文所讨论

的湿式离合器接合过程传递转矩滞后问题，重点关

注换挡发生的 7s~7.5s时间段内，两种模型对应仿

真结果如图8所示 .
当未考虑湿式离合器的动态接合过程时，仿真

得到该换挡过程有明显动力中断，换挡冲击度较

大 .下文中通过分析离合器内部力矩和压力在微凸

体和润滑油液之间的分配研究湿式双离合变速器

的换挡响应滞后问题 .

图2 双离合变速器输出转矩（库伦模型）

Fig.2 Output torque of DCT（coulomb model）

图3 双离合变速器控制油压（库伦模型）

Fig.3 Pressure of DCT controller（coulomb model）

图4 双离合变速器传递转矩_局部放大（库伦模型）

Fig.4 Transmitted torque of DCT _ Partial enlargement view
（coulomb model）

图5 双离合变速器传递转矩（耦合模型）

Fig.5 Transmitted torque of DCT（coupling model）
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在接合过程中，C1中润滑液与摩擦片分别承

担的传递转矩与压力如图 9图 10所示 .C1离合器

释放过程中，润滑油液压及粘性转矩小，摩擦片摩

擦转矩随正压力变化，响应基本无延迟 .离合器间

隙在 7.2s之前出于粗糙接触阶段，在 7.2s之后快速

释放，传递转矩接近于 0Nm；C2离合器中润滑油与

摩擦片分别承担的传递转矩与压力如图 12图 13所
示 .在 7.25s之前，离合器处于挤压油液阶段，正压

力和传递转矩均由润滑油部分承担，传递转矩较

小 .此后进入粗糙接触阶段，摩擦片正压力和摩擦

转矩迅速上升 .故整体传递转矩存在滞后 .
4 小结

为研究湿式离合器传递转矩的变化，本文引入

图6 双离合变速器控制油压（耦合模型）

Fig.6 Pressure of DCT（coupling model）

图7 双离合变速器传递转矩_局部放大（耦合模型）

Fig.7 Transmitted torque of DCT _ Partial enlargement view
（coupling model）

图8 双离合变速器传递转矩_局部放大（综合）

Fig.8 Transmitted torque of DCT _ Partial enlargement view
（complex）

图9 离合器C1粗糙接触正压力Fc/油膜正压力Fv变化

Fig.9 Contact pressure（Fc）/ oil film pressure（Fv）of clutch 1

图10 离合器C1粗糙接触转矩Tc/油膜粘性转矩Tv变化

Fig.10 Contact friction torque（Tc）/ viscosity torque（Tv）of clutch1

图11 离合器C1间隙h变化

Fig.11 Clearance（h）of clutch1

图12 离合器C2粗糙接触正压力Fc/油膜正压力Fv变化

Fig.12 Contact pressure（Fc）/ oil film pressure（Fv）of clutch 2
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了Patir-Cheng平均流量模型和G-W微凸体接触模

型，建立了湿式离合器接触过程的固液耦合模型 .
发现在接合过程中，挤压油液阶段产生的传递转矩

较小，受到接合压力和接合时间两个参数的影响，

难以由接合压力单个参数进行控制，而在混合摩擦

阶段和粗糙接触阶段，离合器的传递转矩受时间随

接合压力的变化响应较迅速，易于通过油压直接控

制 .根据仿真结果得到了挤压油液阶段时间、最大

粘性转矩、摩擦转矩等与接合压力的关系 .
本文根据车辆纵向动力学建立了整车仿真模

型，包含了电机特性，变速箱档位转换，车辆行驶方

程计算等模块，搭建了可靠的整车系统研究平台 .
在湿式双离合变速器整车系统模型中，研究了换挡

过程的动力学特性，对比采用经典库伦摩擦方式搭

建的双离合变速器模型，以基于规则的双离合变速

器换挡策略进行换挡过程仿真 .仿真结果显示，采

用Patir-Cheng平均流量模型和G-W微凸体接触模

型进行建模的湿式双离合变速器在转矩相过程中

存在明显的转矩响应滞后，而该特征无法在库伦摩

擦模型中体现 .
进一步对湿式离合器油膜和摩擦片分别承担

的正压力和传递转矩进行分析，该响应滞后现象主

要由挤压油液阶段和混合摩擦阶段离合器转矩特

性的差异造成 .在挤压油液阶段，湿式离合器摩擦

片传递转矩随接合压力提升较缓慢，而在混合摩擦

阶段提升较快 .湿式双离合变速器在换挡过程中，

接合离合器在释放过程中分别经历粗糙接触阶段，

混合摩擦阶段和挤压油液阶段，而对于分离离合

器，在接合过程中则是先经历挤压油液阶段，后经

历混合摩擦和粗糙接触阶段，其转矩-压力/接合时

间的函数差异较大，难以形成转矩互补 .库伦摩擦

模型中以同一传递函数进行描述的方法具有较大

误差 .
研究表明，引入微凸体接触和平均流量方程的

湿式双离合变速器模型能够更准确地反应换挡动

力中断和响应滞后现象 .在本文结论的基础上，基

于该仿真模型能更准确地研究换挡的动力中断现

象，为制定高换挡平顺性的控制策略提供支持 .
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DYNAMICS OF GEAR-SHIFTING IN WET-TYPE DUAL CLUTCH
TRANSMISSION FOR BEVS *

Lou Zhenxiong Duan Yupeng Zhang Yunqing†
（Huazhong University of Science and Technology，National University of Defense Technology，Wuhan 430074，china）

Abstract Dual clutch transmission is one of the key components for the development of modern electric vehicles. The
basic principle and control method of gear-shifting of wet dual clutch transmission are introduced，and the dynamic pro⁃
cess of gear-shifting of wet dual clutch transmission is studied. Combined with the dynamic model of the wet clutch en⁃
gagement process，the Coulomb friction model，the average flow model，and the micro-convex contact theory were used
to model the dual clutch transmission. The differences between the two models were discussed. Studies indicate that the
torque response of wet clutches has significant hysteresis，but the Coulomb friction model cannot capture this hysteresis.
Based on the dynamic model of the wet clutch，the torque interruption of the shift control strategy of the dual clutch
transmission is studied in this paper. The results are compared with the simulation results of the Coulomb friction model.
The transmission model can more accurately reveal the dynamic characteristics of the transmitted torque during the shift.
Key words dual-clutch transmission， shift dynamics， engagement process， torque characteristics， average

flow model
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