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　　摘　要：针对装配组合式离合器的两挡行星变速器电动车辆的换挡问题，建立了换挡过

程动力学模型，选取冲击度和滑摩功作为综合控制目标，考虑换挡过程驱动电机转矩和变速

器输出端阻力矩的变化，建立组合式离合器摩擦转矩线性二次型最优控制模型，得到油压最

优控制轨迹．选取电机不同油门开度和路面坡道工况，仿真分析了两挡行星变速箱降挡的控

制过程．结果表明，所得到的最优轨迹可以有效提高车辆的换挡品质，且换挡品质对电机转

矩的变化较变速器输出端阻力矩的变化更为敏感．
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　　离合器换挡具有高效率、可灵活控制等特点，在

车辆上的应用越来越广泛［１］．换挡过程中应控制换

挡冲击和滑摩功，两者均受离合器摩擦转矩影响，在

离合器几何结构一定时，摩擦转矩由油压特性决定．
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因此离合器油压特性研究对改善换挡品质有重要

意义．

最优控制理论在换挡品质优化中得到了广泛应

用［２－７］，其中线性二次型、动态规划、粒子群、模糊控

制等算法对于改善变速箱离合器结合过程中冲击度

和滑摩功都取得了良好的应用效果，其中较为典型

的是丰田公司Ａ３５０Ｅ自动变速器，采用线性二次型

最优伺服控制器实现两个制动器转速同步控制，具

有较好的工程应用价值，尤其是电动汽车在换挡过

程中驱动电机相比发动机调速更为迅速，效果更为

显著．本文针对电动车辆组合式离合器换挡的两挡

变速器，对降挡过程进行分析，利用线性二次型最优

控制理论获得不同坡度下离合器油压最优控制轨

迹，使车辆获得良好的换挡品质．

１　系统组成及工作原理

变速驱动系统方案如图１所示，由电机与两档

行星自动变速箱组成，其中离合器Ｃ和制动器Ｂ为

组合式离合器，完成高低挡切换，由单一液压油缸、

回位弹簧和换挡阀完成操控，结构上实现离合器、制

动器联动控制，油压直接作用对象为液压油缸活塞．

图１　电机两挡行星变速驱动系统方案
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降挡时，换挡阀充油油路打开，液压油缸充油，

控制油压增大，推动油缸活塞使得离合器Ｃ分离，

经过短时的自由阶段（离合器和制动器均处于分离）

后，油缸活塞压紧制动器摩擦片，制动器接合，使两

挡行星变速器处于低挡状态，传动比为１＋犽，犽为齿

圈齿数与太阳轮齿数之比．升挡时，换挡阀泄油油路

打开，制动器油缸卸油，控制油压下降，在回位弹簧

的作用下，制动器分离，经过短时自由阶段，油缸活

塞压紧离合器摩擦片离合器接合，使两挡行星变速

器处于高挡状态，传动比为１．

２　组合式离合器换挡动力学模型

忽略变速箱中轴、轴承及齿轮啮合的弹性与阻

尼，将各元件视为刚性无阻尼惯性元件，并以集中质

量形式表示，这些简化对换挡过程动力学分析不会

产生太大影响［８］，由此得到采用组合式离合器换挡

的两挡行星变速器动力学模型如图２所示．图中，

犜ｍ 为电机转矩，犜ｆ为变速器输出端阻力矩，犜ｃｌ与

犜ｂｒ分别为离合器与制动器传递转矩，犑１ 为电机惯

量，犑２ 为整车平移质量等效惯量，太阳轮、齿圈、行

星架和行星轮的转动惯量、转速、质量分别以下标

ｓ，ｒ，ｃ，ｐ加以区别．

图２　两挡行星变速器动力学模型
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本文选择变速器的输入轴转角θｔ 和输出轴转

角θｏ为广义坐标，即狇１ ＝θｔ，狇２ ＝θｏ，取变速器的

角速度和输入轴转矩的方向为正方向．

由虚功原理知，系统的虚功为：

∑δ犠 ＝犜ｍδθｔ－犜ｂｒδθｒ－犜ｃｌ（δθｔ－δθｒ）－犜ｆδθｏ．
（１）

式中：δθｔ，δθｒ，δθｏ分别为输入轴、齿圈和输出轴的虚

转角．

由行星轮系运动有：
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式中：ωｒ为齿圈角速度；ωｐ 为行星轮绝对角速度．

于是齿圈虚转角可以表示为：

δθｒ＝犪１１δθｔ＋犪１２δθｏ ． （３）

将式（３）代入式（１），于是有：

３２
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∑δ犠 ＝ ［犜ｍ－犪１１犜ｂｒ－犪１２犜ｃｌ］δθｔ＋

　　［－犪１２犜ｂｒ＋犪１２犜ｃｌ－犜ｆ］δθｏ ． （４）

故广义力为：

犙１ ＝犜ｍ－犪１１犜ｂｒ－犪１２犜ｃｌ，

犙２ ＝－犪１２犜ｂｒ＋犪１２犜ｃｌ－犜ｆ｛ ．
（５）

系统的动能为：

犈＝
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２
［（犑１＋犑ｓ）ω

２
ｔ＋犑ｒω
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２
ｐ＋

　　犿ｐ（ωｃ狉ｃ）
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２
ｏ］． （６）

式中：狉ｃ 为行星架的等效半径；犿ｐ 为行星轮的总

质量．

由拉格朗日方程知：

ｄ

ｄ狋
（犈

狇
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ｉ
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犈

狇ｉ
＝犙犻，犻＝１，２． （７）

整理式（４）—（７）可得到换挡过程中的动力学模

型：

犑１１ 犑１２

犑２１ 犑
］［

２２

ω
·

ｔ

ω
·

燄

燅

熿

燀 ｏ

＝
犜ｍ－犪１１犜ｂｒ－犪１２犜ｃｌ

－犪１２犜ｂｒ＋犪１２犜ｃｌ－犜
］［

ｆ

．

（８）

式中：犑１１ ＝ （犑１＋犑ｓ）＋犑ｒ犪
２
１１＋犑ｐ犪

２
１２，
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２
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３　换挡品质最优控制模型

本文以上坡降挡工况为例，进行换挡过程最优

控制，并假设换挡过程中变速器输出端阻力矩保持

定值，输入端力矩由电机油门开度确定．

３．１　换挡综合评价指标构建

离合器换挡过程主要有两个控制指标，即离合

器结合平稳和使用寿命，分别由冲击度和滑摩功来

评价．换挡过程中冲击度越大，车上乘员舒适性越

差，此外过大的冲击度对车辆传动系部件也会造成

不良影响，因此需将冲击度控制在一定范围之内．冲

击度犼定义为车辆纵向加速度的变化率，即：

犼＝
ｄ犪
ｄ狋
＝

　
狉ｗ

犻０（犑１１犑２２－犑２１犑１２）
犪１２（犑１１＋犑２１）ｄ犜ｃｌ

ｄ狋［ －

　
犑２１ｄ犜ｍ
ｄ狋

＋
（犪１１犑２１－犪１２犑１１）ｄ犜ｂｒ

ｄ ］狋
． （９）

为表征整个换挡过程冲击度，取犵１为评价指标：

犵１ ＝∫
狋

０
犼
２ｄ狋． （１０）

式中：狉ｗ 为车轮半径；狋为换挡时间．

采用离合器滑摩功犠 来评价离合器使用寿命，

换挡过程中离合器滑磨功为：

犠 ＝∫
狋
ｍ

０
犜ｃｌ（ωｔ－ωｒ）ｄ狋＋∫

狋
ｆ

０
犜ｂｒωｒ ｄ狋．

（１１）

式中：狋ｍ 为离合器分离时间；狋ｆ为制动器结合时间．

滑摩功与冲击度为相互制约的指标，为了综合

表征组合式离合器换挡品质犑，本文使用如式（１２）

所示２个指标加权和作为综合评价指标表达式：

犑＝
１

２
（犠 ＋η∫

狋

０
犼
２ｄ狋）． （１２）

式中：η为冲击度权重系数，且０＜η＜１，η越大说

明在性能指标中考虑冲击度越多，通过调整η的值，

可实现综合考虑滑摩功和冲击度的目标．

３．２　降挡过程最优控制模型

由图２可知，降挡过程包括３个阶段：离合器Ｃ

分离阶段、自由阶段、制动器Ｂ接合阶段．离合器分

离阶段犜ｃｌ≠０，犜ｂｒ＝０，自由阶段犜ｃｌ＝０，犜ｂｒ＝０，

制动器接合阶段犜ｃｌ＝０，犜ｂｒ≠０．其中离合器分离

阶段和制动器结合阶段传递转矩，存在滑摩，本文将

重点进行最优控制建模．

在离合器分离阶段和制动器结合阶段，离合器

或制动器摩擦转矩为：

犜ｃｌ，犜ｂｒ＝μ犖
２（犚３２－犚

３
１）

３（犚２２－犚
２
１）
（狆犃ｃ－犉ｓ）． （１３）

式中：μ为摩擦片的动摩擦因数，在此进行简化，将

其设为恒定值；犖 为摩擦副数；犚１，犚２ 分别为摩擦

副的内、外半径；狆为活塞油压；犃ｃ为活塞面积；犉ｓ

为回位弹簧力．

当摩擦片结构与参数、回位弹簧力确定后，摩擦

转矩与活塞油压有着直接对应关系．本文选取冲击

度和滑摩功作为综合评价指标，进行最优控制建模，

获得换挡过程中犜ｃｌ和犜ｂｒ的最优轨迹，进而获得换

挡油压最优轨迹．

在自由阶段，油压由活塞运动决定，忽略摩擦阻

力，活塞的运动方程为：

犿ｃ狓¨ｃ＋犮狓ｃ＋犽ｓ（狓０＋狓ｃ）＝狆犃ｃ ． （１４）

式中：犿ｃ为活塞质量；狓０为回位弹簧初始量；狓ｃ为活

塞位移；犮为活塞摩擦因数；犽ｓ为回位弹簧刚度．由于

自由阶段不传递转矩并且时间短，本文不作最优控

制研究．

离合器Ｃ分离阶段有犜ｂｒ＝０，取状态变量和

控制变量为：

狓１ ＝ωｔ，狓２ ＝ωｔ－ωｒ，狓３ ＝犜ｃｌ，狌＝
ｄ犜ｃｌ
ｄ狋
．

制动器Ｂ接合阶段，取状态变量和控制变量为：

狓１ ＝ωｔ，狓２ ＝ωｒ，狓３ ＝犜ｂｒ，狌＝
ｄ犜ｂｒ
ｄ狋

．

４２
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可将式（８）整理成同一状态方程形式为：

犡＝犃犡＋犅犝＋犞． （１５）

式中：犅＝ ［ ］０ ０ １ Ｔ，犡＝ 狓１ 狓２ 狓［ ］３
Ｔ，犝 ＝

［］狌 ；犞为干扰矩阵，取决于电机转矩和变速器输出

端阻力矩，其中电机转速小于额定转速狀ｅ时，电机

恒转矩输出，转速大于额定转速狀ｅ时，电机恒功率

输出，变速器输出端阻力矩包括滚动阻力矩、空气阻

力矩、坡道阻力矩等，不详述．

在离合器Ｃ分离阶段，因电机转速较低，电机

工作在恒转矩区，于是有：

犃＝

０ ０
－犪１２（犑１２＋犑２２）

犑１１犑２２－犑１２犑２１

０ ０
－犪１２（犑１１＋犑１２＋犑２１＋犑２２）

犑１１犑２２－犑１２犑２１

熿

燀

燄

燅０ ０ ０

，

犞＝

犑２２犜ｍ＋犑１２犜ｆ
犑１１犑２２－犑１２犑２１

－犑２１犜ｍ－犑１１犜ｆ
犑１１犑２２－犑１２犑２１

熿

燀

燄

燅０

．

在制动器Ｂ接合阶段，电机由恒转矩区向恒功

率区过渡，当电机转速小于额定转速时，电机恒转矩

输出，于是有：

犃＝

０ ０
－犪１２（犑１２＋犑２２）

犑１１犑２２－犑１２犑２１

０ ０
－犪１２（犑１１＋犑１２＋犑２１＋犑２２）

犑１１犑２２－犑１２犑２１

熿

燀

燄

燅０ ０ ０

，

犞 ＝

犑２２犜ｍ＋犑１２犜ｆ
犑１１犑２２－犑１２犑２１

（犪１１犑２２－犪１２犑２１）犜ｍ＋（犪１１犑１２－犪１２犑１２）犜ｆ
犑１１犑２２－犑１２犑２１

熿

燀

燄

燅０

．

当电机转速大于额定转速时，电机转矩可拟合

为犜ｍ ＝犪０＋犪１ωｔ＋犪２ω
２
ｔ ，其中犪０，犪１，犪２为相应油

门开度下的拟合系数，此时系统为非线性系统，将其

进行线性化［８］，得：

犃＝

犑２２（２犪２ωｔ＋犪１）

犑１１犑２２－犑１２犑２１
０

犪１２犑１２－犪１１犑２２
犑１１犑２２－犑１２犑２１

（犪１１犑２２－犪１２犑２１）（２犪２ωｔ＋犪１）

犑１１犑１２－犑１２犑２１
０
犪１１犑１２－犪２１１犑２２＋犪１１犪１２犑２１＋犪１２犑１１

犑１１犑２２－犑１２犑２１

熿

燀

燄

燅０ ０ ０

，

　　犞 ＝

犪０犑２２－犑１２犜ｆ
犑１１犑２２－犑１２犑２１

犪０（犪１１犑２２－犪１２犑２１）＋（犑１１＋犑１２）犜ｆ
犑１１犑２２－犑１２犑２１

熿

燀

燄

燅０

．

由于矩阵 ［犅犃犅犃２犅］的秩为３，所以系统完全

能控，于是线性二次型性能指标函数为：

犑＝
１

２
（犠＋∫

狋

０
η犼

２ｄ狋）＝
１

２∫
狋

０

（狓２狓３＋η狌
２）ｄ狋＝

　　
１

２∫
狋

０

（犡Ｔ犙１犡＋犝
Ｔ
犙２犝）ｄ狋． （１６）

其中状态加权矩阵犙１＝

０ ０ ０

０ ０ ０．５

０ ０．

熿

燀

燄

燅５ ０

，控制

矩阵犙２ ＝ ［］η ．

离合器Ｃ完全分离时，离合器摩擦转矩为０，故

离合器分离阶段的终端约束条件为：

犖［犡（狋ｍ），狋ｍ］＝狓３（狋ｍ）＝０． （１７）

制动器Ｂ完全接合时，其主、从部件转速一致，

故制动器接合阶段的终端约束条件为：

犖［犡（狋ｆ），狋ｆ］＝狓２（狋ｆ）＝０． （１８）

换挡过程中最优控制等同于寻求离合器和制动

器摩擦转矩最优轨迹使二次型性能指标最小．通过

求解黎卡提（Ｒｉｃｃａｔｉ）矩阵微分方程，以得到摩擦力

矩犜ｃｌ和犜ｂｒ的最优轨迹．根据犜ｃｌ，犜ｂｒ和油压狆的

换算关系式（１３），可获得控制油压的最优控制轨迹．

换挡过程非常短暂，实际应用将不同工况下最

优轨迹进行函数拟合，拟合系数保存在车辆控制系

统内存．在线控制时，通过查表和插值获得拟合系

数，从而迅速得到最优轨迹［９］．

４　仿真分析

车辆上坡时，当车速降到一定数值（本文设定为

２５ｋｍ／ｈ）后开始换挡．假设降挡时油门开度保持

不变，最优控制时选取η＝０．５．本文仿真对象为某

电动车辆，参数见表１．为了对比分析干扰矩阵对换

挡品质的影响，对不同油门开度α、不同路面坡度犻

的最优控制和无最优控制工况进行了仿真，结果如

图３－图８所示．

表１　某电动车辆及组合式离合器参数

犜犪犫．１　犜犺犲狆犪狉犪犿犲狋犲狉狊狅犳犪犲犾犲犮狋狉犻犮犱狉犻狏犲狀狏犲犺犻犮犾犲

犿／ｋｇ 犻０
狉ｗ
／ｍ

犽
犃ｃ

／ｍｍ２
犿ｃ
／ｋｇ

μ
犽ｓ

／（Ｎ·ｍｍ－１）
犜ｍｍａｘ
／Ｎｍ

犘ｍｍａｘ
／ｋｗ

狓０
／ｍｍ

狀ｅ

／（ｒ·ｍｉｎ－１）

１５０００ ６．５ ０．４７８ ２．５ ３２．３７１ ６．８２ ０．１３ ２５２０ ６５３ １３０ ４．２ １９００

５２
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狋／ｓ

图３　油压变化曲线

Ｆｉｇ．３　Ｃｕｒｖｅｓｏｆｏｉｌｐｒｅｓｓｕｒｅ

狋／ｓ

图４　无控制时冲击度曲线

Ｆｉｇ．４　Ｓｈｉｆｔｊｅｒｋｗｉｔｈｏｕｔｃｏｎｔｒｏｌ

狋／ｓ

图５　无控制时摩擦转矩曲线

Ｆｉｇ．５　Ｆｒｉｃｔｉｏｎｔｏｒｑｕｅｗｉｔｈｏｕｔｃｏｎｔｒｏｌ

狋／ｓ

图６　 最优控制时摩擦力矩

Ｆｉｇ．６　Ｆｒｉｃｔｉｏｎｔｏｒｑｕｅｗｉｔｈｏｐｔｉｍａｌｃｏｎｔｒｏｌ

狋／ｓ

图７　最优控制冲击度变化

Ｆｉｇ．７　Ｓｈｉｆｔｊｅｒｋｗｉｔｈｏｐｔｉｍａｌｃｏｎｔｒｏｌ

狋／ｓ

图８　转速变化曲线

Ｆｉｇ．８　Ｔｈｅｃｕｒｖｅｓｏｆｓｐｅｅｄｃｈａｎｇｅ

无最优控制的油压变化如下：第一阶段组合式

离合器快速充油，使离合器Ｃ分离阶段时间短，该

阶段出现第一个大冲击度；第二阶段油液推动油缸

活塞运动，离合器和制动器均不传递转矩，产生动力

中断；第三阶段为制动器Ｂ滑摩启动状态，这是瞬

间过渡状态，液压油缸无体积变化，摩擦片贴合，压

力升高，开始产生制动器摩擦力矩，由于缸内压力升

高，使摩擦力矩瞬间增大，过渡到滑磨阶段，形成第

二个大冲击度；第四阶段制动器开始滑摩，随着油压

的升高，制动器滑摩速度绝对值逐渐减小直至为０，

在制动器完全接合的瞬间，制动器实际转矩变为静

摩擦力矩，使得出现第三个大冲击度，如图３和图４

所示．

组合式离合器在不加控制时活塞油压完全由液压

系统结构决定，在不同油门开度和路面坡度时油压特

性相同，如图３中曲线１所示．因此，随着油门开度和路

面坡度的增加，只能通过增加换挡时间来满足换挡所

需的摩擦力矩，并且油门开度对换挡时间的影响更为

显著，如图５所示．图中曲线１为系统摩擦力矩储备，即

在系统最大油压下的系统的储备静摩擦转矩，在离合

器分离阶段前指离合器转矩，在制动器结合后指制动

器转矩．由图５可知，当油门开度和路面坡度改变时，

６２
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系统摩擦转矩均在摩擦力矩储备范围内．

通过对组合式离合器油压进行最优控制，并通

过合理调整离合器分离时间，可以实现不同工况下

换挡时间一致，如图３中２，３，４所示曲线．图６中在

控制滑摩功的同时，合理减小该阶段的冲击度，且将

自由阶段控制在极短时间内，有效减小了换挡过程

的动力中断，并消除了滑摩启动状态，这使得在组合

式离合器进入制动接合阶段时换挡平稳性得到很大

提升．在制动器接合阶段主从部分转速差接近０时，

调节油压使得制动器的实际传递转矩接近于由动力

学模型决定的静摩擦力矩，减小该瞬时的冲击度．根

据换挡时摩擦元件的滑磨时间在０．５～１．５ｓ较为

适宜［１０］，图７说明了通过油压合理控制，各工况下

换挡时间控制为０．６３ｓ，最大的冲击度为６．３ｍ／ｓ３，

满足冲击度控制标准犼＜１０ｍ／ｓ
３．图８进一步说明

了在离合器分离和制动器结合阶段，通过最优控制

电机和齿圈转速变化更为平缓．

降挡过程中各种情况下滑摩功和冲击度见表２．

表２　滑摩功和冲击度仿真结果

犜犪犫．２　犜犺犲狊犻犿狌犾犪狋犻狅狀狉犲狊狌犾狋狊狅犳犳狉犻犮狋犻狅狀狑狅狉犽犪狀犱犼犲狉犽

　　　　　　　　　　　　无最优控制　　　　　　　　　　　　　 　　　　　　　　　　　　最优控制　　　　　　　　　　　　　

α，犻取值 滑摩功／Ｊ 最大冲击度 α，犻取值 滑摩功／Ｊ 最大冲击度

α＝５０％，犻＝５％ ３５００ ４９．６ α＝５０％，犻＝５％ ３１３８ ３．３

α＝５０％，犻＝１０％ ３８００ ６２．０ α＝５０％，犻＝１０％ ３２５７ ３．８

α＝８０％，犻＝１０％ ４６００ １０５．４ α＝８０％，犻＝１０％ ３３５０ ６．３

　　表２进一步说明：油门开度和道路坡度相同时，

最优控制时的冲击度和滑摩功均小于无控制情况，

且上述２种情况下冲击度和滑摩功都随电机转矩和

负载转矩的增加而增大，其中负载阻力增大时，即坡

度从５％变化为１０％而油门开度都维持５０％，最大

冲击度增加相对量较小，其中无控制时最大冲击度

从４９．６ ｍ／ｓ３ 增加到 ６２ ｍ／ｓ３，最优控制时从

３．３ｍ／ｓ３增加到了３．８ｍ／ｓ３，变化范围为１５％～

２５％；但是电机转矩增大时，即油门开度从５０％增

加到８０％而坡度都维持１０％，无控制时最大冲击度

从６２ｍ／ｓ３增加到１０５．４ｍ／ｓ３，有最优控制时从３．８

ｍ／ｓ３变为６．３ｍ／ｓ３，变化范围为６５％～７０％，且滑

摩功变化不明显，冲击度对电机转矩变化更为敏感，

其依据是降挡时电机转矩变化通过变速箱减速增扭

作用扩大了１＋犽倍，因此对冲击度影响更为显著．

５　结　论

１）系统进行最优控制时，通过调整油压变化和

换挡时间，有效地控制了系统冲击度，同时降低了换

挡滑摩功．这使冲击度和滑摩功得到了较好的平衡，

有效地提高了换挡品质，为解决自动变速器的换挡

控制问题提供了一种有效方法．

２）在考虑干扰矩阵的情况下，当电机转矩和路

面坡度改变时，滑摩功变化很小，但是冲击度变化明

显，且对电机转矩的变化更加敏感．电机转矩较大

时，冲击度和滑摩功较大．
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