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摘　 要:基于混合动力变速箱湿式离合器的换挡滑摩过程ꎬ考虑油液强制冷却的热对流传热ꎬ
建立摩擦副热仿真模型ꎬ采用热固耦合仿真分析方法ꎬ应用 Ａｂａｑｕｓ有限元软件ꎬ得到滑摩工况

下摩擦副应力与温度分布ꎮ 通过离合器台架温升试验验证ꎬ对比仿真与试验数据之间的误差

值ꎬ验证了仿真模型的准确性ꎮ
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０　 引言

混合动力变速箱中湿式离合器主要用于启动发动机

及档位切换ꎮ 在启动与换挡过程中ꎬ对偶片与摩擦片滑动

摩擦产生热量ꎮ 活塞移动挤压摩擦副组件ꎬ对偶片与摩擦

片之间受压后摩擦不一致ꎬ导致热量分布不均匀ꎬ热应力

变形梯度大ꎬ易超过其材料的屈服强度ꎬ加剧摩擦副之间

的恶性摩擦ꎬ出现局部烧蚀或翘曲变形等ꎮ
杨亚联等[１]采用三维有限元模型ꎬ对不同的内外径

半径差、接合时间和接合次数等参数对钢片的温度场和应

力场进行了分析ꎮ 王宏伟等[２]开展了对偶钢片和摩擦片

的热负荷仿真研究ꎬ建立三维有限元模型ꎬ揭示了摩擦片

和对偶钢片在滑摩过程中温度场及应力场分布规律ꎮ 王

立勇等[３]分析钢片接合面温度场在接合过程中的变化过

程及热点与接触应力变化规律ꎬ探讨了工作油压和相对转

速大小对温度场变化过程的影响ꎮ 胡宏伟等[４]建立了摩

擦副的三维有限元模型ꎬ研究了接合压力、接合速度、摩擦

副厚度等对接合过程瞬态温度场的影响ꎬ获得了接合过程

摩擦副温度场的变化规律ꎮ 本文基于某混合动力变速箱

湿式离合器进行研究ꎬ应用 ＡＢＡＱＵＳ６.１３建立离合器部件

三维模型ꎬ形成离合器整体研究系统ꎮ 仿真中考虑了摩擦

接触、相对旋转运动、热载荷耦合、对流换热等因素ꎬ使得

仿真模型与实际应用尽可能接近ꎬ并进行相应的工况试验

验证分析ꎮ

１　 热固耦合结构模型的建立

图 １为湿式离合器总成结构模型图ꎬ内支架与大电机

相连ꎬ外支架与发动机连接轴相连ꎮ 在不同的混动工况下

通过摩擦副接合与分离ꎬ实现电动档位与混动档位的切

换ꎮ
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图 １　 湿式离合器总成结构图

本文仿真模型主要关注摩擦副滑摩热特性ꎬ将内支

架、平衡板、蝶形弹簧去掉ꎬ把蝶形弹簧对活塞的作用力ꎬ
等效为活塞轴向作用力ꎬ简化后的模型结构简图如图 ２所
示ꎮ 在滑摩过程中ꎬ摩擦副主要存在摩擦生热、热传导、热
对流换热、热应力等多物理模型的作用ꎮ
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图 ２　 仿真模型结构简图

２　 热固耦合传热模型的建立

２.１　 摩擦热模型

如图 ２所示ꎬ包含 ３ 个对偶片ꎬ２ 个摩擦片ꎬ共组成 ４
对摩擦副ꎮ 摩擦副的瞬时滑摩功率 ｑ ｔ( ) :

ｑ ｔ( ) ＝Ｔｒ×Δｗ ｔ( )

Ｚ×Ｓ
(１)

式中:ｑ ｔ( ) 为摩擦副整体随时间变化的滑摩功率ꎬＷ / ｍ２ꎻ
Ｔｒ 为随时间变化的滑动摩擦转矩ꎬＮｍꎻΔｗ( ｔ)为随时间

变化的相对角速度差ꎬｒａｄ / ｓꎻＺ 为摩擦副数目ꎬ本文取 Ｚ ＝
４ꎻＳ 为摩擦副接触面积ꎬｍ２ꎮ

由于动摩擦因数 μ 随着温度的变化而变化ꎬ摩擦副接

触压力 Ｐ 也是随着活塞油压的变化而变化ꎬ这两个参数

无法直接在台架试验中测得ꎮ 但是两者之间的关系可以

通过滑摩转矩 Ｔｒ 直接测得ꎮ 所以采取以上方法得到热流

密度ꎬ再根据分配系数分配热量ꎮ
不考虑摩擦副之间材料磨损影响ꎬ假设摩擦产生的热

量全部转换为摩擦热ꎮ 计算得到的热流密度在对偶片与

摩擦片之间进行分配ꎬｋｑ为热流分配系数[５] ꎮ 文献[６]提
出如下假设:热流密度在摩擦副之间的分配与摩擦材料的

物理性质直接相关ꎮ 设输入到摩擦片和对偶片的热流密

度分别为ｑ１ ｘꎬｙꎬｚꎬｔ( ) 和ｑ２ ｘꎬｙꎬｚꎬｔ( ) ꎬ在接触面两侧温度

连续的前提下ꎬ它们之间的比值表示为:

ｋｑ ＝
ｑ１ ｘꎬｙꎬｚꎬｔ( )

ｑ２ ｘꎬｙꎬｚꎬｔ( )
＝
　 λ１×ρ１×ｃ１
λ２×ρ２×ｃ２

(２)

ｑ１ ＝
ｋｑ
１＋ｋｑ

ｑ ｔ( ) (３)

ｑ２ ＝
１
１＋ｋｑ

ｑ( ｔ) (４)

式中:λ１、λ２为摩擦片接触材料与对偶钢片的导热系数ꎬ
Ｗ / (ｍ℃)ꎻρ１、ρ２为摩擦片接触材料与对偶钢片的密度ꎬ
ｋｇ / ｍ３ꎻｃ１、 ｃ２为摩擦片接触材料与对偶钢片的比热容ꎬ
Ｊ / (ｋｇ℃)ꎮ

２.２　 热传导模型

根据传热学理论[６] ꎬ在直角坐标系下ꎬ三维热传导方

程可表示为:
ρｉｃｉ
λｉ

∂Ｔｉ

∂ｔ
＝ ∂
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∂Ｔｉ
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÷ ＋ ∂
∂ｚ
∂Ｔｉ
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式中:λｉ为导热系数ꎬＷ / (ｍ℃)ꎻρｉ为密度ꎬｋｇ / ｍ３ꎻｃｉ为

比热容ꎬＪ / (ｋｇ℃)ꎻＴｉ为摩擦副温度ꎬ℃ꎻｔ 为滑摩时间ꎬ
ｓꎻｘ、ｙ、ｚ 为摩擦副某点坐标ꎬｍꎻｉ 值为 １、２、３ꎬ分别对应对

偶钢片、摩擦衬片(纸基材料)、摩擦基片(钢片)ꎮ
为使上式有唯一解ꎬ须定义边界条件:
１) 初始温度Ｔ０ꎻ
２) 第 ２类热边界条件ꎬ摩擦副热流密度 ｑ ｒꎬｔ( ) ꎻ
３) 第 ３类热边界条件ꎬ给定摩擦副与油液之间的对

流传热系数 ｈꎮ

２.３　 热弹性力学模型

根据热弹性理论ꎬ摩擦接触副受热不均匀ꎬ热膨胀量

不一致ꎬ设线性膨胀系数为 αꎬ当温度升高 ΔＴ 时ꎬ产生的

热应变εＴ为:
εＴ ＝αΔＴ (６)

在滑摩过程中ꎬ摩擦副不仅受到热应变ꎬ还受到活塞

作用力挤压ꎬ发生机械弹性应变εｉꎬ根据线性应力学理论ꎬ
两者相互作用总应变 ε 为[１] :

ε＝εＴ＋εｉ (７)
应力向量 σ和应变 ε 有如下关系:

σ＝Ｄε＝Ｄ(εＴ＋εｉ) (８)
式中 Ｄ 为材料弹性矩阵ꎮ

网格单元节点上接触压力 Ｐ(ｘꎬｙꎬｔ)和单元应力 σ关

系式为:

∫
Ｖ
ＢσｄＶ ＝ Ｐ(ｘꎬｙꎬｔ) (９)

式中:Ｂ 为单元应变与节点位移之间的转换矩阵ꎻＶ 为对

偶钢片或摩擦片体积ꎮ
由上可知ꎬ温度场与机械载荷同时施加在仿真模型

中ꎬ可以得到在滑摩过程中ꎬ摩擦热与活塞压力共同耦合

下离合器系统的应力场分布ꎮ

３　 仿真模型建立及仿真结果分析

３.１　 仿真模型参数设置

仿真模型(图 ２)的实际滑摩过程中ꎬ对偶片与钢片端

部受到卡簧约束ꎬ卡簧卡在外支架内槽中ꎮ 在 ＡＢＡＱＵＳ
中建立面与面的接触并定义摩擦因数ꎮ 固定外支架端部ꎬ
限制活塞沿径向自由度ꎬ在活塞端面(与油液接触位置)
施加油压ꎮ 滑摩接触面施加热流密度热载荷ꎬ且在油槽与

滑摩面设置对流换热系数[７] ꎮ 摩擦片摩擦材料为纸基材

料ꎮ 离合器各零件的材料物理参数如表 １所示ꎮ
如图 ３所示ꎬ应用 ＡＢＡＱＵＳ软件建立离合器三维有

图 ３　 离合器仿真有限元模型

１５１



信息技术 郭永明ꎬ等湿式离合器热固耦合仿真分析与试验研究

限元模型ꎮ 外支架单元类型为 Ｃ３Ｄ４Ｔꎬ即 ４节点四面体线

性温度位移耦合单元ꎮ 除外支架外ꎬ全部采用 Ｃ３Ｄ８ＲＴꎬ
即 ８节点六面体线性缩减积分的温度位移耦合单元ꎮ

表 １　 离合器各零件材料物理参数

零件名称 材料名称 ρ / ( ｋｇｍ－３) λ / (Ｗ(ｍ℃ ) －１) ｃ / (Ｊ(ｋｇ℃ ) －１) α×１０－５ / ℃ Ｅ / ＧＰａ μ

对偶片 Ｓ４５Ｃ ７ ８９０ ４８ ４５０.０ １.２０ ２０９.０ ０.３０

摩擦钢片 ＳＰＣＣ ７ ８６０ ５０ ４８０.０ １.１８ ２０５.０ ０.３０

纸基 — ７６７ ０.２２８ １ ９５０.０ ４０.００ ７５.５ ０.１２

活塞 ＳＡＰＨ４４０ ７ ８４５ ５２ ４４７.７ １.１８ ２１０.０ ０.２９

外支架 ４０ＣｒＭｏ ７ ８５０ ４４ ４６０.０ １.２６ ２１２.０ ０.２９

卡簧 １７－Ｈ３０２ ７ ９３０ １６ ５００.０ １.７２ ２９０.０ ０.３０

３.２　 仿真结果分析

由于中间对偶钢片受到双面的滑摩ꎬ摩擦产生热量最

大ꎬ热变形最为严重ꎮ 所以本文重点以中间对偶片 １为研究

对象ꎮ 仿真结果如图 ４、图 ５所示ꎮ 图 ４为滑摩结束时刻中

间对偶片温度场云图ꎬ图 ５为滑摩结束时刻中间对偶片综合

应力云图ꎮ 图 ４取中间对偶片径向 ４个节点ꎬ分别编号标记ꎮ
图 ６为滑摩结束时刻各个节点的温度、应力对比图ꎮ
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图 ４　 中间对偶片温度分布云图
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图 ５　 中间对偶片应力分布云图

从图 ４－图 ６知ꎬ中间对偶钢片温度分布不均匀ꎬ滑摩

结束时刻中间外侧局部最高温度达 ２９５.７℃ꎮ 节点 ３温度

位置最高ꎬ位于与摩擦片底基接触中间偏上的位置ꎮ 节点

１温度最低ꎬ主要由于两边齿的导热作用使得热量传递速

度快ꎬ导致节点 １、２、３径向温度梯度很大ꎮ 图 ５应力值为

机械应力与热应力的综合等效应力值ꎮ 最大应力值为

１８１.４ＭＰａꎬ其对应材料屈服强度为 ３４０ＭＰａꎬ未超过其材

料屈服强度ꎬ位置发生在对偶片啮合齿齿根部位ꎮ
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图 ６　 不同节点温度值与应力值对比

通过查看其轴向应力只有 ３.０８ＭＰａꎬ说明轴向挤压

并不是最大应力值的主要方向ꎮ 由于受到热应力的作用ꎬ
节点 １、２、３温度梯度变化大ꎬ是造成最大应力值发生在齿

根位置的主要原因ꎮ
如图 ７可知ꎬ随着时间变化ꎬ３＃节点的温度值始终比

其他节点温度高ꎬ１＃节点温度最低ꎬ是由于对偶钢片齿根

部热传递较快ꎬ温度下降快ꎮ １＃节点的综合应力比其他节

点应力大很多ꎬ而轴向应力接近于 ０ꎬ原因是该位置处于

摩擦副接触区域外ꎬ主要受到径向热应力的作用ꎮ ２＃节点

轴向应力最大ꎬ主要原因是相邻节点 １＃处温度较低ꎬ较大

的温度梯度造成应力梯度较大ꎬ且 ２＃节点位于与摩擦片

接触位置边缘处ꎬ加剧了轴向应力的突变ꎮ
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图 ７　 各个节点的温度、综合应力、
轴向应力随时间变化曲线

４　 试验验证

４.１　 试验台架搭建

图 ８为离合器试验台架装置ꎬ主要由测功机加载系

统、变频器、油泵、液压阀板、转矩传感器、压力传感器、温
度传感器、数据采集系统、高压供油系统、低压润滑系统、
电机锁止装置和离合器试验工装等组成ꎮ 通过调节油泵

转速使得冷却润滑流量为 １.５ Ｌ / ｍｉｎꎬ从动端(与外支架啮

合的对偶片)固定ꎮ 将温度传感器插入中间对偶片ꎬ距最

外侧 ７.５ｍｍ处ꎬ以便测量实时滑摩温度ꎬ同时在仿真模型

中相对应的位置提取温度仿真值ꎮ 调节主动端(与内支

架啮合的摩擦片)电机转速ꎬ设置离合器目标油压 Ｐ 与滑

摩时间 ｔꎮ 滑摩时间 ｔ 结束时撤掉油压ꎬ待油温恢复至常

温时ꎬ进行下一组工况测试ꎬ并记录油温ꎮ

图 ８　 离合器试验装置

４.２　 试验结果分析

首先按照上述仿真工况ꎬ施加在离合器台架试验中ꎮ
试验工况为:主动端摩擦片转速为 １ ５００ ｒ / ｍｉｎꎬ从动端对

偶片转速为 ０ꎬ以恒定滑摩速差转动ꎬ施加 ０.８ＭＰａ 油压ꎬ
滑摩时间 １.３ ｓꎮ

５　 仿真与试验数据对比分析

读取试验结果数据ꎬ滑摩结束时刻ꎬ温度传感器测得的

最高温度为 ２６７℃ꎬ成线性变化过程ꎮ 提取离合器台架温

度变化曲线数据与相应仿真模型中对应测点的温度变化数

据ꎬ对比结果如图 ９所示ꎮ 仿真模型对应测点的最大温度

为 ２７９.１℃ꎬ对比台架实测温度ꎬ两者相差 ４.５％ꎮ 造成该差

值的主要原因为实际台架运转中在离心力的作用下油液冷

却效果会加强ꎬ使得试验温度值比仿真温度值低ꎮ
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图 ９　 １ ５００ ｒ / ｍｉｎ－０.８ ＭＰａ 工况下

试验与仿真温度对比

为了验证其他滑摩工况下仿真模型与试验台架中间对

偶钢片温度数值之间的误差ꎬ提高仿真模型的准确性ꎬ又分

析了工况 ２和工况 ３ꎮ 表 ２列出台架试验 ３种工况ꎬ其中工

况 １之前已叙述ꎬ工况 ２、３为其他两组滑摩工况参数ꎮ

表 ２　 滑摩工况参数

工况名称 油压 / ＭＰａ 主动端转速 /
( ｒ / ｍｉｎ)

被动端转速 /
( ｒ / ｍｉｎ)

滑摩时间 /
ｓ

工况 １ ０.８ １ ５００ ０ １.３

工况 ２ ０.８ １ ０００ ０ １.３

工况 ３ ０.８ ５００ ０ １.３

　 　 图 １０为工况 ２与工况 ３中间对偶片测点仿真与试验

温度变化曲线ꎮ 由图 １０ 可知ꎬ工况 ２ 试验最高温度为

１５９.２℃ꎬ仿真温度为 １６５.９℃ꎬ误差为 ４.２％ꎮ 工况 ３试验

最高温度为 １０４.１℃ꎬ仿真温度为 １１０.６℃ꎬ误差为 ６.２％ꎮ
从上述可知工况 １两者误差值为 ４.５％ꎮ 综上中间对偶片

试验温度较仿真温度低ꎬ两者误差在 ４％~６.２％ꎬ此误差范

围在工程仿真的容许范围之内ꎮ 而造成该误差的主要原

0

30

60

90

120

150

180

0.00 0.20 0.40 0.60 0.80 1.00 1.20
�L/s

$
�
/�

��2BP$�
�/MAX1=159.2�
��2�-$�
�/MAX=165.9�

３５１



信息技术 郭永明ꎬ等湿式离合器热固耦合仿真分析与试验研究

0

20

40

60

80

100

120

0.00 0.20 0.40 0.60 0.80 1.00 1.20
�L/s

$
�

/�

��3BP$�
�/MAX1=104.1�
��3�-$�
�/MAX=110.6 �

图 １０　 工况 ２ 与工况 ３ 中间对偶片测点仿真与

试验温度变化曲线

因为在仿真模型中无法将油液离心力带走的热量考虑在

内ꎮ 通过仿真与试验的误差对比ꎬ可采用该理论计算与仿

真模型相结合的方式来验证其他复杂的换挡工况或在台

架上无法实现的滑摩工况ꎬ以获得最大温度值ꎮ

６　 结语
１) 建立了热固耦合结构简化模型、传热模型及三维

有限元仿真模型ꎬ将油液的热对流对温度的影响考虑在

内ꎬ应用 Ａｂａｑｕｓ软件模拟滑摩工况下对偶片与摩擦片摩

擦副的温度场及压力场分布ꎬ得到最大应力主要受到热应

力影响ꎬ而非轴向应力作用ꎮ
２) 根据离合器滑摩工况及试验目标ꎬ搭建离合器试

验台架ꎬ尽可能与变速箱内部油液冷却系统一致ꎮ 按照仿

真模型滑摩工况ꎬ采集中间对偶片温度值ꎬ在同一节点处

对比试验温度与仿真模型仿真温度值变化趋势ꎬ得到误差

值为 ４.５％ꎮ
３) 为了验证试验温度与仿真模型温度之间的误差值

范围ꎬ取另外两组滑摩工况ꎬ保证其他条件不变ꎬ改变对偶

片与摩擦片滑差ꎮ 通过对比温度值变化曲线ꎬ得到误差值

分别为 ４％和 ６.２％ꎮ 该误差值在工程仿真误差 １０％内ꎬ说
明离合器热固耦合仿真模型的正确性ꎬ为离合器设计及控

制策略提供正确、高效的指导ꎮ
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(上接第 １０７页)
　 　 从表 ３中可以看出ꎬ吊式对整个飞轮转子系统变形影

响最大ꎬ其最大变形发生在转轴最下端ꎻ嵌式结构对整个

飞轮转子系统变形影响均匀ꎬ上、下径向电磁轴承处变形

相对接近ꎬ由于飞轮本体的安装位置根据设计要求应尽量

处于转轴轴向的中间处[１０] ꎬ因此推力盘安装位置满足不

了使上、下电磁轴承完全对称安装ꎬ其安装位置处于飞轮

本体下侧ꎬ接近于下径向电磁轴承ꎬ所以最大变形发生在

转轴的最上端ꎻ夹式结构对整个飞轮转子系统变形影响较

为均匀ꎬ推力盘安装位置处于飞轮本体与上径向电磁轴承

中间处ꎬ因此飞轮本体与上径向电磁轴承变形较为接近ꎬ
但上、下径向电磁轴承变形相差较大ꎬ其最大变形发生在

转轴最下端ꎮ

４　 结语

以 ６００Ｗｈ飞轮储能系统为研究对象ꎬ结合陀螺效应

特性ꎬ对飞轮转子系统结构进行了推力盘 １轴向电磁轴承

系统位置的改进ꎬ对不同的飞轮转子系统结构进行结构力

学仿真与比较ꎬ得出 ３种结构的力学性能由好到坏的顺序

是:嵌式结构、夹式结构、吊式结构ꎮ
采用轴向电磁轴承－推力盘系统夹式安装方法的飞

轮转子系统的轴心位移轨迹出现上径向电磁轴承处小、下
径向电磁轴承处大的不稳定现象ꎬ可以通过将推力盘安装

位置结构改为嵌式结构的方法得到改善ꎮ
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