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径向嵌套式湿式双离合器设计方法的研究
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  摘  要: 从湿式双离合器的特点出发,分析了径向嵌套式湿式双离合器的设计方法,建立了车辆起步时

的动力学模型, 通过与某一款轿车实测参数比较结果基本符合, 由此证明径向嵌套式湿式双离合器的设

计方法是合理可行的.
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1  双离合器变速器

1. 1  双离合器变速器的特点及工作原理

目前广泛装配于汽车上的自动变速器主要有液

力机械式自动变速器 ( AT )、无级自动变速器

( CVT)、电控机械式自动变速器 ( AM T )和双离合

器自动变速器( DCT )等. AT 的主要特点是通过液

力变矩器建立传动系和发动机间的柔性连接和传

动,从而使汽车起步平稳、加速均匀、柔和,但其结构

比较复杂,制造成本较高. CVT 主要特点是通过改

变带轮的工作半径, 使变速器传动比无级变化,能使

发动机始终工作在最佳工作点, 使车辆的性能大大

提高. AM T 则是在手动机械式变速器的基础上, 用

液压和控制系统操纵,实现自动变速 [ 1] .双离合器自

动变速器 DCT 是一种具有双离合器结构的新型自

动变速器,它克服了机械手动变速器 MT 换挡时动

力中断的缺点, 可以像自动变速器 A T 那样实现动

力换挡.由于 DCT 有机地集成了 AT 和 AMT 在舒

适性和经济性方面的优点, 具有很好的换挡品质和

车辆动力性、经济性[ 2] .双离合器自动变速器的研究

在国内才起步不久,但是由于其优良的性能及对现

有生产设备条件很好的继承性而备受重视, 具有宽

广的发展前景.

双离合器自动变速器的工作原理结构简图见图

1所示.双离合器自动变速器 DCT 使用两个湿式离

合器,与两个湿式离合器分别相联接的两根输入轴、

按奇偶数档位分别布置在两根输入轴上的换档同步

器及相应齿轮组、自动换档控制系统以及电控系统

T CU 等.它的主要特点是变速器各档位主动齿轮按

奇、偶数档位分别与输入轴上设置的两个湿式离合

器 1、2连接, 离合器 1、2 交替传递工作动力以实现

档位切换[ 3] .

图 1 双离合器自动变速器的工作原理结构简图

1. 2  湿式离合器与干式离合器的特点

在双离合器自动变速器中通常采用干式单片或

湿式多片离合器两种结构型式. 两种结构型式相比

较干式单片离合器具有结构简单、价格便宜、传递效

率高、储备系数大的优点.湿式多片离合器则具有摩



擦系数稳定、磨损小和使用寿命高; 结构尺寸较小、

易于布置、操作性和控制品质好; 用油冷却, 可长时

间滑摩;换挡冲击小,换挡品质好的优点 [ 4] .

1. 3  两种湿式双离合器的结构分析及其比较
湿式双离合器是连接发动机和自动变速器, 实

现动力传递的关键部件, 按两个湿式离合器的布置

方式通常分为轴向平行式和径向嵌套式两种布置方

式,如图 2所示,图中左侧为轴向平行式结构示意图

右侧为径向嵌套式结构示意图. 两种湿式双离合器

都是主动部分与离合器毂连接, 从动部分分别与两

根输入轴连接. 在换挡时一个离合器开始滑磨分离,

同时另一个离合器开始滑摩接合以实现轮流将发动

机的动力传递到自动变速器的两根输入轴上, 具有

基本相同的接合分离原理. 在结构上轴向平行式湿

式双离合器上较为复杂, 但是能使离合器在接合时

更加平稳、柔和,其两个湿式离合器轴向平行紧挨着

布置,因此径向尺寸较小, 而轴向尺寸较大. 径向嵌

套式湿式双离合器的两个湿式离合器径向平行布

置,内离合器嵌套在外离合器环形摩擦片组内,虽然

增大了径向尺寸,但却可以大大减小轴向尺寸、简化

双离合器的结构、减小其体积,同时对于径向尺寸的

控制可通过增加摩擦片数来实现.

图 2  湿式双离合器的布置方式

2  湿式双离合器的结构及尺寸设计计算

本文将根据某一款车型验证设计计算湿式双离

合器的各参数. 文中涉及到的该款车型的部分实测

参数见表 1, 该款轿车采用的是发动机前置前轮驱

动方式,本设计选用径向嵌套式湿式双离合器. 图 3

为径向嵌套式湿式双离合器实体图.

表 1  本文涉及的部分参数

发动机位置 前置
最大扭矩/转

速

135 N # m/

3000 r/ m in

驱动型式 前轮驱动 速比 iR 2. 455

主减速器型
两级圆柱齿
轮主减速器

速比 i0
67/ 52@ 73/ 21
= 4. 479

额定功率/转

速

65 kw /

5600 r/ min
起步时间 tm 2 s

图 3  径向嵌套式湿式双离合器实体图

2. 1  选取摩擦副材料和摩擦副系数
一般离合器的摩擦副按照材料的不同可分为两

大类,一类是金属型,采用金属作为摩擦对偶衬面材

料,例如钢对钢,钢对青铜(或黄铜) , 钢对粉末冶金

等;另一类是非金属型,采用具有非金属性质的材料

作为摩擦衬面,如石棉- 树脂,纸,石墨- 树脂, 塑料

合成物等,它们的对偶可用钢和铸铁
[ 5]

.

一般金属摩擦对偶衬面材料多用在干式刹车

片、制动器的摩擦材料.非金属型摩擦对偶衬面材料

最大的缺陷是磨损量大、导热性差、易烧坏.但只要

能保证良好的冷却润滑,其性能中独特的疏松弹性、

无噪声、结合平稳、润滑保持性能好、动摩擦系数几

乎和摩滑速度无关及低成本并且可以改善驾乘舒适

性的优点就能得以充分体现,目前纸质材料在中小

型轿车自动传动中得到较广泛使用, 在本论文中湿

式双离合器的摩擦副材料选用纸质材料.

2. 2  内离合器摩擦表面尺寸的计算

湿式离合器的摩擦力矩 Mm 与压紧力、离合器

摩擦副数、摩擦接触表面摩擦系数和作用半径有关,

经推导纸质摩擦材料换算作用半径为 rh = 2( R3 -

r
3
) / 3( R2 - r 2) , 离合器摩擦力矩应大于传递的扭

矩,才能可靠工作,即在滑摩过程中能保证一定时间

内结合,在结合后工作时不打滑.故离合器的摩擦力

矩 M m= BMmax = 0. 67PL7(1- a3m ) [ q] R3
z

其中:

M ) ) ) 离合器传递的扭矩, 一般取发动机的最

大扭矩;
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L) ) ) 摩擦系数,从动力换档传递力矩出发, 取
动摩擦系数;

7 ) ) ) 接触系数, 等于扣除油槽后的面积和总

面积之比( 7< 1) ;

am ) ) ) 摩擦片内外半径的比值;

[ q] ) ) ) 摩擦片允许比压, 即单位面积上的压

力;

R ) ) ) 摩擦片外半径;
r ) ) ) 摩擦片内半径;

z ) ) ) 摩擦副数;

B) ) ) 离合器的储备系数.
在设计计算时首先应选择合理的储备系数 B.

储备系数 B选择的过大将会增加离合器的体积,而 B

选择过小则会影响离合器传递的稳定性. 通常湿式

双离合器一般选择储备系数 B= 11 1~ 11 25. 如果在
高级轿车上使用,因为一般高级轿车后备功率相应

较大、使用条件相应较好. 为控制离合器的尺寸, B

取较小值.对于安装于中低型车,通常因其后备功率

较小,所以 B值相应取较大值.对于径向嵌套式湿式

双离合器因为其内外两个离合器尺寸不同, 在设计

时一般将外离合器的后备系数取值大于内离合器的

后备系数取值.本例内离合器的B取较小值B= 1. 1.

通常取离合器摩擦片表面接触系数 7 = 0. 6~ 0. 7.

在设计时的原则是一般接触系数 7 在连接 1、3、5

档取较小值,连接 2、4、6档的接触系数 7 应取较大

值.本例取 7 = 0. 7. 摩擦力矩、比压和磨损的大小

与摩擦片内外半径比 am 的选择有关,在实际设计中

为尽量减小离合器尺寸同时又获得较大的摩擦力

矩,允许磨损有适量的增加. 所以 am 值的选择除考

虑比压分布和磨损外, 还应考虑摩擦副的结构特

点[ 5]
. 对于径向嵌套式湿式双离合器的外离合器在

设计计算时必须考虑到其有足够的空间嵌套内离合

器,因此一般外离合器的 am 值可取较大值, 相应内

离合器 am 取较小值. 本例设计计算时内离合器取

am= 01 7.查相关参考资料可知纸质对钢的静摩擦

系数为 Lj = 01 13~ 01 16, 动摩擦系数为 Ld = 01 11,
允许比压为 2 @ 10

6
N/ m

2
. 因此本例取摩擦片允许

比压[ q] = 2 @ 106 N/ m2 .因为如果要求湿式离合器

摩擦副在接合时压紧力损失小,分离时磨损小、功率

损失少则必须尽量减少湿式离合器摩擦副对数, 因

此在保证传递力矩的前提下摩擦副数 z 的选择应尽

量少,对于两个湿式离合器轴向平行布置的轴向平

行式湿式双离合器,摩擦片数取小些可大大减小轴

向尺寸,一般取 3~ 5 片摩擦片较为适宜. 为了径向

嵌套式湿式双离合器能传递足够大的转矩同时又控

制外离合器的径向尺寸, 一般每个湿式离合器的摩

擦片数取 4~ 6片为宜. 在实际计算时, 一般是先依

据经验初选 z 值计算离合器的外径尺寸, 如果计算

结果摩擦片外径尺寸较大,则可通过增加摩擦片数

来减小离合器外径尺寸. 在本例中选择内离合器摩

擦片数与外离合器摩擦片数相等各为 4片,则摩擦

副数 z= 8.

由前述摩擦力矩的公式换算可得摩擦片外半径

计算公式:

R=

3
1. 5BM

PL7 (1- a3m ) [ q] z

将以上各参数带入可求得内离合器摩擦片外半

径 R= 441 444 mm, 再根据离合器摩擦片的设计标

准取整得内离合器摩擦片外半径 R= 50 mm, 则内

离合器摩擦片外直径 D= 100 mm. 内离合器摩擦片

内直径 d= D @ 01 7- 70 mm .由此可选取摩擦片厚

度 h= 31 2 mm,摩擦片分离间隙 v= 01 18 mm.

Mm= BMmax = 0. 67PL7(1- a3m ) [ q] R 3
z

11 1 @ 135 = 01 67 @ 31 14 @ 01 11 @ 01 7 @ ( 1-

01 73) @ [ q] @ 01 053 @ 8

则可求得: [ q] = 11 39 @ 10
6
N/ m

2

2. 3  外离合器擦表面尺寸的计算

一般离合器摩擦片支撑体的厚度在 5~ 8 mm

之间,本例中取内外离合器之间的间隙为 15 mm.

所求得外离合器摩擦片的内直径为 d= 100+ 15 @ 2

= 130 mm.由前述知一般外离合器的 am 值取较大

值;内离合器的 am 取较小值.本例设计内离合器取

am= 01 7, 外离合器则取 am= 01 8,则外离合器外直
径 D 为: D= d/ am= 130/ 01 8= 1621 55 mm ,按照离

合器摩擦片的设计制造标准进行数据圆整选择: D

= 165 mm. 由最终确定的 D 和d 的值反求摩擦片

内外直径比a m= 130/ 165= 01 788, 由此可选取摩擦
片厚度 h= 31 5 mm,摩擦片分离间隙 $= 01 19 mm.

一般在设计时外离合器的后备系数取值大于内离合

器的后备系数取值.因此外离合器的后备系数 B需

选得较大,取 B= 11 2. 由前述一般连接 1、3、5档的

接触系数 7 取较小值,连接 2、4、6档的接触系数 7

应取较大值.本例内离合器摩擦片接触系数取 7 =

01 7,则外离合器摩擦片接触系数取 7 = 01 6. 其余
L、[ q]、z 的取值与内离合器取值相同.将以上各参

数代入,验证设计外离合器数值是否能否满足传递

发动最大转矩的要求.

Mm= 01 67PL7( 1- a3
m) [ q] R

3
z
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= 01 67 @ 31 14 @ 01 11 @ 01 6 @ (1- 01 83
) @ 2 @

106 @ 01 074253 @ 8

= 4431 8 N #m

Mm= BM max = 11 2 @ 135= 162 N #m

因 M> Mm, 所以验证设计的外离合器可以保

证传递发动机的最大转矩. 但外离合器接合如仍按

上述的内离合器接合时的规律加压,必定会产生冲

击和过载,因此还需按外离合器的后备系数确定外

离合器接合时的最大比压.

Mm= BM max= 01 67PL7(1- a3m ) [ q] R3
z

11 2 @ 135= 01 67 @ 31 14 @ 01 11 @ 01 6 @ ( 1 -
01 83) @ [ q] @ 01 074253 @ 8

则可求得: [ q] = 71 3 @ 105 N/ m2

2. 4  摩滑功的计算

车辆从原地起步及动力换档的过程中, 离合器

分离、接合将出现摩滑过程,直到主被动系统转速相

等时摩滑才结束,在此过程中离合器消耗的功称为

摩滑功将会转变为大量的热, 使摩擦副工作条件变

坏.离合器的工作可靠性和耐用性,不仅决定于传递

扭矩的能力,很大程度上还与摩擦副的热负荷有关.

而摩滑功也是计算离合器热负荷的基础, 影响摩滑

功的因素主要有: 摩擦片的压力, 相对转速, 换档时

间,发动机的扭矩变化特性, 主被动系统的转动惯

量,主被动系统的阻力矩,摩擦副的摩擦系数和表面

状态,润滑油的粘度等.如摩滑过程中产生的热量过

大,离合器摩擦片将可能出现翘曲、烧坏、融化、烧结

等现象,因此必须对离合器进行热负荷计算以便为

后续摩擦片的热负荷和冷却油的计算提供依据. 换

挡和起步时产生摩滑功大小也不相同, 与换挡过程

相比起步时汽车从零速度在几秒内上升到几十千米

每小时的速度, 加速度很大,摩滑现象较剧烈, 单位

时间内产生的摩滑功也较多. 因此只需计算湿式双

离合器起步时产生的摩滑功即可.

车辆一般都使用一档起步,假设与一档主动齿

轮连接的自动变速器输入轴与湿式离合器 C1的从

动部分连接, 则车辆起步时只有湿式离合器 C1 在

工作,湿式离合器 C2是始终分离的.由此我们可建

立车辆在起步时的动力学模型如图 4所示.

图 4 车辆起步时的动力学模型

图中各符号的意义为: T e 为发动机输出扭矩;

T c1为离合器 C1传递的摩擦扭矩; T t 为对车辆输出

的扭矩; T 11为离合器 C1 从动部分对发动机和离合

器主动部分的反作用扭矩; T 12为输出轴对离合器

C1从动部分的反作用扭矩; Xe 为发动机的角速度;

Xc1为离合器 C1的角速度; I e 为发动机和离合器主

动部分的转动惯量; I c1为离合器 C1从动部分(包括

所在变速器输入轴 Z1及其上齿轮)的转动惯量; I c2

为离合器 C2从动部分(包括所在变速器输入轴 Z2

及其上齿轮)的转动惯量; I oc为汽车主减速器等其

他旋转零件的转动惯量. 力矩方向以沿发动机角速

度方向为正.主减速器传动比为 i0 , 低档传动比为

i 1
[ 6]
.

假设起步时湿式离合器 C1在 tm 秒接合,在 C1

接合过程中,为了计算的方便,一般假设发动机输出

扭矩 T e 和离合器C 1 从动部分对发动机和离合器

主动部分的反作用扭矩 T 11均为常数, 离合器 C1传

递的摩擦扭矩 T c1为时间 t的线性函数,即 T c1= kt.

设 I c 为离合器整个从动部分的转动惯量, 则 I c= I c1

+ I c2+ I oc .

当 t= 0时, 湿式离合器开始接合, 其主动部分

角速度 Xe= X0 , X0 为离合器接合开始时发动机输出

的转速,湿式离合器从动部分角速度 Xc1 = 0.

当 t= mt 时, 湿式离合器主从动部分将完全接

合在一起,离合器主动部分角速度 Xe 将等于离合器

从动部分角速度 Xc1 ,即 Xe= Xc1 .

由此推导出摩擦扭矩随时间的增长系数 k=

( T eI c+ T 11I e ) tm+ X0 I eI c
( I e+ I c ) t2m

.

车辆在起步时的摩滑功的表达式 W c1 =

Q
t
m

0
kt -

k( I c + I e)
I eI c

t
2
+
(T eI c + T 11I e )

I eI c
+ X0 dt

当 t= 0, Xc1= 0 时确定积分常量得摩滑功的表

达式

W c1= -
k
2
( I c+ I e)
4I cI e

t
4
m+
k( T eI c+ T 11I e )

3I cI e
t
3
m+ 1

2
kX0 t2m

将各参数带入上式可得:

W c1=
501 412 (01 74+ 01 15)

4 @ 01 15 @ 01 74 @ 2
4
+

501 41 @ (100 @ 01 74+ 561 64 @ 01 15)
3 @ 01 15 @ 01 74 +

1
2

@

501 41 @ 1301 83 @ 2
2
= 205241 91J

2. 5  数据汇总
将本文计算所得的数据和实测实物数据列表见
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表 2所示,根据计算所得的表中的数值与实物实测

数据相比较基本符合,误差不大,说明这种径向嵌套

式湿式双离合器的设计方法基本上是合理可行的.

表 2  设计结果汇总表

湿式双离合器参数 外离合器 内离合器

摩擦副材料 纸质材料 纸质材料

静摩擦系数 0. 13~ 0. 16 0. 13~ 0. 16

动摩擦系数 0. 11 0. 11

后备系数 1. 2 1. 1

摩擦片数 4 4

计算摩擦片外半径 D ( mm) 165 100

实测摩擦片外半径 D ( mm) 170 105

计算摩擦片内直径 d( m m) 130 70

实测摩擦片外半径 D ( mm) 135 75

计算摩擦片内外半径比 am 0. 788 0. 7

实测摩擦片内外半径比 am 0. 794 0. 714

计算摩擦片厚度 ( mm) 3. 5 3. 2

实测摩擦片厚度 ( mm) 3. 55 3. 28

计算摩擦片分离间隙 ( mm) 0. 19 0. 18

实测摩擦片分离间隙 ( mm) 0. 20 0. 19

最大许用应力 [ q] ( N/ M 2) 7. 3@ 105 1. 39@ 106

起步时的摩滑功 ( J) 20524. 9 无

3  结  论

本文在对湿式双离合器的作用、设计要求、结构

等特点进行分析的基础上,提出了内外离合器摩擦

副表面尺寸的设计计算方法,在理论基础上建立湿

式双离合器起步时的动力学方程从而推导出了离合

器摩滑功的计算公式, 通过计算数据与实物实测数

据的比较,证明了该设计方法的合理有效性,为今后

进一步进行的双离合器自动变速器动力学建模及仿

真研究奠定了理论和数据基础.
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A Study Based on Design Approach of Radial Nested DCT

LI Da-sheng , LV M ing, SHI Hua-i rong

( Dept. o f Electronic and Mechanical Eng ineer ing, Bengbu Co llege, Bengbu 233030, China)

Abstract: T his thesis begins w ith characterist ics of w et double clutch t ransm ission, analy zes the design ap-

proach of radial nested DCT, and builds the dynamic simulat ion model of cars' start ing . T hrough compa-

r ing the parameter of one saloon car, the result is acco rd w ith the fact . T his pro ves that the design ap-

proach of radial nested DCT is reasonable and feasible.
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