
东 北 大 学 学 报 （ 自 然 科 学 版 )
Journal of Northeastern University（Natural Science）

Vol. 46，No. 3
Mar.     2 0 2 5

第46卷第3期

2 0 2 5 年 3 月

非公路车辆混动变速器切换过程可拓优化控制
赵鑫鑫，李 兵，杨 珏

（北京科技大学 机械工程学院，北京 100083）

摘   要： 混合动力非公路车辆具备多种工作模式，模式切换过程不合理的控制策略会影响离合器的使用

寿命及车辆的平顺性 . 以功率分流式混动专用变速箱为研究对象，利用可拓控制算法建立矛盾特征间的转化

关系，通过调整模型预测控制(MPC)的权重矩阵干涉可拓控制器，将矛盾特征量转化 . 建立非公路车辆传动

系统仿真模型，结果显示采用可拓控制器的模式切换过程车辆冲击度小于 10 m/s3，比 MPC 减小约 20%，滑摩

功约为 18 kJ，冲击度和滑摩功效果较传统 MPC 均有所改善，可拓控制提高了非公路车辆模式切换的品质 .
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Extensible Optimization Control of Hybrid Transmission 
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Abstract： Hybrid off-road vehicles include multiple operating modes， and the inappropriate 
control strategies will impact the smoothness and clutch life when vehicles switch operating 
modes.  Taking the power split hybrid gearbox as the research object， the transformation 
relationship of contradictory features is established using the extensible control algorithm.  The 
contradictory feature quantities are transformed by adjusting the weight matrix of model 
predictive control （MPC） to interfere with the extensible controller.  The simulation model of the 
transmission system of off-road vehicles is established， and the results show that the jerk of the 
vehicle in the mode switching process using the extensible controller is less than 10 m/s3， which 
is about 20% lower compared with MPC.  The friction work of clutches is about 18 kJ， and the 
jerk and sliding work effect are improved compared with the traditional MPC.  Extensible control 
improves the smoothness of the mode switching process and enhances the quality of mode 
switching for off-road vehicles.
Key words： hybrid transmission；model predictive control；extensible control；mode switching；
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混合动力汽车模式切换控制策略对提高车

辆性能及燃油经济性起着重要的作用，混合动力

汽车与传统燃油汽车的区别在于采用了多个动

力源，因此可以以多种不同的工作模式运行［1］，模

式切换过程中动力源的工作状态发生改变从而

引起系统扭转振动，这是导致驾驶性能恶化的主

要因素 . 为了解决这个问题，需要制定相应的控

制 策 略 提 高 混 合 动 力 车 辆 模 式 切 换 过 程 的

品质［2］.

由于混合动力汽车包含多个动力源并且存

在多种工作模式，这一结构特征使传统的燃油车

控制方式不再适用，因此需要设计与混合动力汽

车结构特征相匹配的整车控制策略［3］.Zeng 等［4］

为了解决行星式混合动力客车启停过程整车平
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顺性较差的问题，采用模型预测控制（MPC）设计

了车辆状态系统反馈控制器，优化了控制输出，

实现了更加平滑舒适的启停过程 .Beck 等［5］针对

并联式混合动力汽车模式切换时离合器的接合

问题，设计了离合器控制的 MPC 算法，通过两级

控制，对变速器的发动机和电机的转矩进行了

分配，提高了模式切换的平顺性 . 林歆悠等［6］在

混合动力系统模式切换模型进行简化的基础上

基于 MPC 制定了模式切换过程的动态协调控

制策略，对不同的权重矩阵进行详细对比，明

显 降 低 了 混 合 动 力 系 统 模 式 切 换 过 程 的 冲

击度 .

为了进一步改善预测控制效果，可拓理论被

应用到模型预测控制器设计过程中 . 可拓控制算

法的建立旨在研究事物的转化关系，该算法描述

了矛盾双方在一定条件下相互转换的规律［7］. 孙

友鼎［8］基于模型预测控制设计了可拓控制器，通

过调节不同测度模式下模型预测控制权重矩阵，

将控制的矛盾问题进行了转化，减小了自适应巡

航控制（ACC）车辆各性能之间的冲突， 改善了

ACC 车辆的整体性能，提高了车辆的横向稳定性

和纵向跟车能力 . 秦顺琪［9］基于可拓控制理论对

智能车横纵向协调控制进行研究，通过可拓模式

的划分，将高速和变曲率这一矛盾进行调节，实

现了横纵向协调控制策略在高速变曲率工况下

的跟踪效果与横向稳定性 . 童昌圣［10］基于自动导

向车（AGV）电磁导航系统，设计了可拓模糊控制

器，将控制技术与模糊理论和可拓理论相结合 .

通过可拓基元理论将 AGV 电磁导航系统的状态

变化与动态行为描述得更加具体，并对其可拓模

糊控制算法进行了改进，提升了 AGV 电磁导航

系统的控制性能 .

上述文献均是运用可拓控制对控制过程中

的矛盾进行调节，从而使问题得到解决 . 为了在

规定的时间内平顺地完成模式切换，离合器的转

速需要平顺地跟踪设计的期望轨迹，以确保车辆

速度变化平稳 . 同时在切换过程中，离合器摩擦

片产生的滑摩功要尽可能小，即切换时间尽可能

短，但较短的模式切换时间会导致系统冲击增

大 . 因此，本文在车辆的模式切换过程中，在应用

模型预测控制的基础上，利用可拓控制理论对传

统模型预测控制权重矩阵进行调整，形成基于可

拓控制理论的模型预测控制 .

1　非公路车辆混动变速器动力学
模型

1. 1　功率分流式混合动力系统结构

功率分流式混合动力系统可以将发动机的

转速和转矩与输出端解耦，利用电动机对发动机

的工作状态进行调节，具有串联式混合动力系统

和并联式混合动力系统结构的优点［11］. 因此本文

选择了功率分流式混合动力系统用于矿用卡车 .

该动力传动系统由 1 台柴油机、2 台伺服控

制器电动发电机（M1，M2）和耦合的行星齿轮组

P1，P2，P3 组成，如图 1 所示 . 该系统没有使用传

统的变速器，而是采用了 3 个耦合的行星排（P1，

P2，P3）和液压电磁阀（电磁阀 BR1、电磁阀 BR2、

电磁阀 CL1、电磁阀 CL2）分别控制离合器/制动

器 . 整车及动力源参数如表 1、表 2 所示 .

1. 2　混动变速器动力学模型搭建

对于混动变速器行星齿轮系统，其坐标参数

分别为行星排 P1 中太阳轮 S1 的角位移 α1，角速

度 α·1，半径 Rs1；行星架 C1 与太阳轮 S2 的角位移

β1，角速度 β̇1，太阳轮 S2 半径 Rs2；行星轮 p1 的角

位移 γ1，角速度 γ̇1，半径 Rp1；齿圈 R1 的角位移 θ1，

角速度 θ̇1，半径 R r1；行星排 P2 中行星架 C2 与行

星排 P3 行星架 C3 的角位移 β2，角速度 β̇2；行星轮

图1　混动变速器结构

Fig. 1　Structure of the hybrid transmission

表 1　整车相关参数
Table 1　Vehicle related parameters 

总质量/t

113

车轮动态半径/m

0. 837

主减速器减速比

22. 07

空气阻力系数

0. 65

迎风面积/m2

7. 5

滚动阻力系数

0. 025

电池容量/Ah

158
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p2 的角位移 γ2，角速度 γ̇2，半径 Rp2；齿圈 R2 的角

位移 θ2，角速度 θ̇2，半径 R r2；行星排 P3 中太阳轮

S3 的角位移 α3，角速度 α̇3，半径 Rs3；行星轮 p3 的

角位移 γ3，角速度 γ̇3，半径 Rp3；齿圈 R3 的角位移

θ3，角速度 θ̇3，半径 R r3. 将齿轮啮合点速度关系应

用于每个行星排，则

ü
ý
þ

ïï
ïï

β̇1 Rs1 - γ̇1 Rp1 = α̇1 Rs1 

β̇1 (Rs1 + 2Rp1 )+ γ̇1 Rp1 = θ̇1 R r1.
(1)

ü
ý
þ

ïï
ïï

β̇2 Rs2 - γ̇2 Rp2 = β̇1 Rs2 

β̇2 (Rs2 + 2Rp2 )+ γ̇2 Rp2 = θ̇2 R r2.
(2)

ü
ý
þ

ïï
ïï

β̇2 Rs3 - γ̇3 Rp3 = α̇3 Rs3 

β̇2 (Rs3 + 2Rp3 )+ γ̇3 Rp3 = θ̇3 R r3.
(3)

对系统应用拉格朗日方程的独立变量，分别

求广义力矩，如式（4）~式（8）所示 .

Qθ1
=

d
dt ( ¶L¶θ̇1 ) - ¶L

¶θ1

， (4)

Qβ2
=

d
dt ( ¶L¶β̇2 ) - ¶L

¶β2

， (5)

Qα3
=

d
dt ( ¶L¶α̇3 ) - ¶L

¶α3

， (6)

Qα1
=

d
dt ( ¶L¶α̇1 ) - ¶L

¶α1

， (7)

L = Es1 + Ec1s2 + Ep1 + E r1 + Ec2r3 + Ep2 + E r2 + Ec3 +

Ep3. (8)

式中：Qθ1
，Qβ2

，Qα3
，Qα1

为广义力矩；Ex 为各部件能

量，x 为各个部件的名称 .

对系统总能量进行偏微分并对时间求导后，

运用虚功原理得到广义力矩，从而得到行星排系

统 关 于 广 义 坐 标 α̇1，θ̇1，β̇2 和 α̇3 的 动 力 学 特 性

方程 .

外力矩在虚位移上产生的虚功为

δW = Ts1δα1 + Tc1s2δβ1 + T r1δθ1 + Tc2c3δβ2 +

T r2δθ2 + Ts3δα3 + T r3δθ3. (9)

式中，Tx 为各部件的转矩 .

在已知混动变速器各离合器/制动器传递摩

擦转矩及驱动电机 M1，M2 和发动机输出扭矩的

条件下，可求得作为独立变量构件的角加速度，

进而由各构件的运动学关系求出每个部件的运

动参数，其求解过程如图 2.

2　混动变速器切换过程

2. 1　离合器动力学模型

为了更好地描述模式切换过程中离合器的

动力学特性，离合器模型采用伍兹（Woods）静态

和动态摩擦模型，在 Woods 模型中，动态转矩 Td

定义为 2 个旋转件相对转动时接触面产生的库

伦（Coulomb）摩擦转矩［12］；传递/静态转矩 T tp 定

义为相对转速为 0 时接触面产生的摩擦转矩 . 当

2 个物体以相同转速同向转动时，接触面传递的

摩擦转矩不再取决于摩擦系数和法向作用力大

小，摩擦转矩需通过所有的外部施加转矩计算而

来［13］. 静态转矩的大小不能超过脱离转矩，对于

进行模式切换的离合器，脱离转矩等于离合器相

对转速为 0 时的动态转矩 Td
［14］.Woods 模型将离

合器摩擦转矩视为与离合器相对转速及摩擦片

传递转矩相关的三状态逻辑函数［14］.

在 Woods 静态和动态摩擦模型中，离合器的

相对转速和静态转矩决定了摩擦模式 . 各离合

器/制动器的相对转速可由式（10）经线性代数运

算得到，最终得到离合器/制动器的相对角加速

度为

表 2　动力源相关参数
Table 2　Power source related parameters 

M1

最大功率
kW

180

最大转矩
Nm

1 600

最大转速
r/min

3 000

M2

最大功率
kW

216

最大转矩
Nm

3 000

最大转速
r/min

3 500

发动机

最大功率
kW

505. 7

最大转矩
Nm

2 950

最大转速
r/min

2 100

注：TE，TM1，TM2为各动力源转矩；Tf，x为各部件的摩擦

转矩；Tout为混动变速器输出转矩 .

图2　动力学方程求解过程

Fig. 2　Solving process of dynamic equations
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为方便描述，此处使用ω表示各构件的角速

度，下标为构件名称 .
2. 2　切换过程

离合器的工作模式可分为“运动”模式、“捕

捉加速”模式及“捕捉静止”模式，其相互转换关

系［15］如图 3 所示 .

当离合器处于“捕捉静止”模式时，其相对转

速为 0，摩擦转矩 T f 的大小和方向与所需传递转

矩 T tp 相同，传递转矩 T tp 由外界负载计算求得 . 当

离合器相对转速 |Dω |小于等于某个阈值Dω tol 时，

若 T tp 超过油压所能提供的最大转矩容量，则离合

器由“捕捉静止”模式进入“捕捉加速”模式，当

||Dω >Dω tol 时，离合器进入“运动”模式，至此完成

3 个模式的转换 .

当离合器/制动器处于“捕捉静止”模式时，其

相对角速度和相对角加速度均为 0，静态转矩 T tp

可通过式（11）求解得到 .

T tp = Z ×Ta. (11)

式中：Z 为处于“捕捉静止”模式的离合器/制动器

对应的系数矩阵；Ta 为变速器输入输出轴上的转

矩和不处于“捕捉静止”模式的离合器/制动器传

递的摩擦转矩构成的矩阵 .

1） 运动模式 . 当 |Dω |>Dω tol 时，离合器处于

“运动”模式，摩擦转矩 T f 与动态转矩 Td（Coulomb

摩擦转矩）相同，即

T f = Td = μpcb Ac RNsign (Dω). (12)

式中：μ为离合器片摩擦因子；pcb 为作用于离合器

片的油压，MPa；Ac 为离合器面积，m2；R 为离合器

等效作用半径，m；N 为离合器摩擦副数量 .

2） 捕捉加速模式 . 当 |Dω | ≤ Dω tol，|T tp | ≥ |Td |
时，离合器进入“捕捉加速”模式，T f 与捕捉加速

转矩 Tca 相同，即

T f = Tca = |Td |sign (T tp ) . (13)

3） 捕捉静止模式 . 当 |Dω | ≤ Dω tol，|T tp | < |Td |
时，离合器处于“捕捉静止”模式，T f 与捕捉静止

转矩 Tcs 相同且在下一时刻将Dω置为 0，即

}T f = Tcs = T tp 

Dω = 0 .
(14)

3　混动变速器切换过程仿真

3. 1　模式切换控制问题描述

该混动变速器内各个离合器是独立控制的 .

它的模式切换过程可以看作是一个离合器接合，

同时另一个离合器分离的过程，该模式切换过程

分为力矩相和惯性相 . 在惯性相阶段，结合的离

合器逐渐滑摩到闭锁状态 . 如果控制不良，可能

会导致速度变化剧烈和冲击较大的问题 . 因此，

在模式切换过程中对惯性相进行控制对于提高

模式切换品质至关重要［16］，在惯性相控制中，关

键是控制离合器的滑摩过程，以减小模式切换过

程的冲击 .

本文采用的功率分流式混合动力系统有 4 

种结合方式，如表 3 所示 .

图3　离合器摩擦模型工作模式

Fig. 3　Working mode of the clutch friction model

表3　不同模式下离合器的状态
Table 3　States of the clutch in different modes 

模式

1

2

3

4

离合器

CL1

0

1

0

1

离合器

CL2

0

0

1

1

制动器

BR1

1

0

1

0

制动器

BR2

1

1

0

0

注：0为离合器打开；1为离合器结合 .
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以模式 4 到模式 3（离合器 CL1，离合器 CL2

结合转化为离合器 CL2，制动器 BR1 结合）的切

换为例，在力矩相中，离合器 CL1 开始分离，输出

转矩从离合器 CL1 传递到了制动器 BR1；在惯性

相中，通过控制电磁阀 BR1 的电流来控制制动器

BR1 的压力，使其主动片和从动片的转速差逐渐

减小为 0. 随着惯性向的结束，混合动力系统模式

切换过程完成 . 因为离合器 CL1 和制动器 BR1 是

电磁阀 CL1 和电磁阀 BR1 独立控制的，因此，确

保模式切换的时间和 2 个离合器的协调是非常

重要的 .

由于惯性相离合器 CL1 的压力很小可以忽

略，因此设 T fCL1 = 0，整个切换过程，制动器 BR2

没有结合 T fBR2 = 0，H 为部分广义坐标外系统部

件转速用广义坐标表征的系数矩阵，D-1B 为广义

坐标用转矩表征的系数矩阵，离合器系统的动力

学方程为

ω  
θ̇3
= - (H31 H32 H33 H34 ) D-1 B
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TE

TM1

TM2

T fCL1

T fCL2

T fBR1

T fBR2

Tout

=C1TE +

C2TM1 +C3TM2 +C4T fCL1 +C5T fCL2 +
C6T fBR1 +C7T fBR2 +  C8Tout. (15)

C1~C8的计算公式如下：
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C1 =H33 D-1
32 +H34 D-1

42 
C2 =H33 D-1

31 +H34 D-1
41 

C3 =H33 D-1
34 +H34 D-1

44 
C4 =-H33 D-1

33 -H34 D-1
43 +H33 D-1

34 +H34 D-1
44 

C5 = A11 (H33 D-1
33 +H34 D-1

41 )+A12 (H33 D-1
32 +

H34 D-1
42 )-H33 D-1

33 -H34 D-1
43 

C6 = A33 (H33 D-1
33 +H34 D-1

43 )+A34 (H33 D-1
34 +

H34 D-1
44 )

C7 = A21 (H33 D-1
33 +H34 D-1

41 )+A22 (H33 D-1
32 +

H34 D-1
42 )+A23 (H33 D-1

33 +H34 D-1
43 )

C8 =-H33 D-1
33 -H34 D-1

43.

(16)

式中：A 为全部广义坐标外系统部件转速用广义

坐标表征的系数矩阵；Aij 为矩阵的第 i 行第 j 列

元素 .

制动器滑摩过程中传递的力矩 T fBR1 由制动

器压力确定，制动器力矩和压力的关系为

T fBR1 = μRN ( pcb Ac -F ) . (17)

式中， F 为制动器 BR1 的回位弹簧的回复力 .

4 个比例压力电磁阀分别控制 4 个离合器，

比例压力电磁阀的动态特性可以简化为如下一

阶系统［17］：

τcv ṗcb =-pcb + kcviBR1. (18)

式中：τcv 是电磁阀 BR1 的时间常数；kcv 是增益；

iBR1 是电磁阀 BR1 的电流 .

本文主要考虑模式 4 到模式 3 的惯性相控

制，被控量是制动器 BR1 主从动片的转速差 ∆ω
（简称制动器 BR1 的转速），pcb 在模式切换过程中

也起着重要的作用，因此，系统的动态方程为

ω̇θ3
=C6 μAc RNpcb + Td 

ṗcb =-
1
τcv

pcb +
Kcv

τcv

iBR1.
(19)

式 中 ：Td =C1TE +C2TM1 +C3TM2 +C5T +C8Tout，是

可测扰动力矩 . 时变参数 µ，τcv，Kcv 对系统影响很

小，为了便于计算将其设置为时不变参数 . 其他

物理参数如表 4 所示 .

3. 2　模式切换过程模型预测控制器设计

选取制动器 BR1 的转速 ∆ω 和油压 pcb 作为

系统的状态变量，系统的控制输入和输出为电磁

阀 BR1 的电流和制动器 BR1 转速，在模式 4 到模

式 3 的模式切换过程中状态空间模型表示如下：

ẋ =AC x +BCu +BdTd 
y =Cx.

(20)

式中： x =[∆ω  pcb ]T； y = Dω；

AC =
é

ë

ê

ê
êê
ê

ê ù

û

ú

ú
úú
ú

ú0 C6 μAc RN

0 -
1
τcv

； BC =
é
ë
êêêê

ù
û
úúúú0  

kcv

τcv

；C =[1 0]；u =

iBR1.

k 为离散步数，以采样周期 Ts 进行离散化，则

离散模型为

ü
ý
þ

x ( )k + 1 =Ax ( )k +B1u ( )k +B2Td( )k 

y ( )k =Cx ( )k .
(21)

表4　用于控制器设计的模型参数
Table 4　Model parameters for controller design 

制动器 BR1 等效

作用半径 R/m

0. 098

制动器 BR1

摩擦副数 N

13

制动器 BR1

面积 Ac/m
2

0. 39

电磁阀的时间

常数 τcv/s

0. 04

电磁阀的增益

Kcv/(MPa·A-1)

1. 0

制动器片的

摩擦因子μ

0. 13
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式中：A=
é

ë

ê

ê
êê
ê

ê ù

û

ú

ú
úú
ú

ú1 TsC6 μAc RN

0       1-
1
τcv

;  B1=[0 
Ts kcv

τcv

]T B2=[Ts 0]T.

3. 3　模型预测输出方程

定义 MPC 的预测时域 Np 和控制时域 Nu，Nu≤

Np. 干扰 Td( )k 对系统的影响较小，在控制时域内

可以假设其大小不变 . 在 k 时刻，给定初始条件

x ( )k ，基于预测模型预测 k + 1 至 k +Np 时刻的系

统状态为
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ïï
ï
ï
ï

ï
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ï
ï
ï

x ( )k + 1|k =Ax ( )k +B1u ( )k +B2Td( )k 
x ( )k + 2|k =Ax ( )k + 1 +B1u ( )k + 1 +B2Td( )k =

A2 x ( )k +AB1( )k u ( )k + ( )AB2 +B2 Td( )k +B1u ( )k + 1 

x ( )k +Np|k =ANp x ( )k +∑i = 0

p - 1
ANp - 1 - i B1u(k + i|k) +∑i = 0

i - 1 Ai - 1 B2Td( )k .

(22)

Xk =[x(k + 1|k) x(k + 2|k)x(k + p|k)]T 为 未 来

Np 个控制周期内预测系统的状态 . 括号中 k + 1|k

表示在当前 k 时刻预测 k+1 时刻的系统状态，以

此类推 . 此外，需要知道预测时域内的控制量 Uk，

才能预测系统未来的状态，p 为预测时域的步数 .

Uk =[u(k|k)u(k + 1|k)u(k +Np - 1|k)]T 则 通 过

下面的预测方程可以计算系统未来 Np 步的状态

方程式：

Xk = φx (k ) + θ1Uk + θ2Td(k ) . (23)

φ =
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.

3. 4　优化问题与反馈控制律

系统的控制输入为电磁阀 BR1 的电流 iBR1，

通过控制 iBR1 使制动器 BR1 的转速 ∆ω跟踪设计

好的目标轨迹 ∆ω*， 如图 4 所示 .

模式切换过程应同时保持良好的平顺性和

较小的滑摩损失 . 如果模式切换时间较短，并且

在模式切换期间，动力源的力矩能够适当地进行

调整和配合，那么离合器的摩擦损失通常不会很

大 . 为了实现无冲击的模式切换过程，离合器在

结合过程中应满足无冲击条件，即在离合器接合

瞬间，离合器输入端的加速度应等于输出端的加

速度［18］.

本文的目标是提高模式切换过程的品质，主

要是协调模式的切换时间和切换冲击度，即制动

器 BR1 的转速能够平顺地跟踪上图 4 所设计的目

标轨迹 ∆ω*.

设计代价函数 J 如式（24）：
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ïïïï

min∆u ( )k
J = (Xk -Rk )TQ(Xk -Rk )+U T

k WUk.

     s.t.  umin ≤ u ( )k + i ≤ umax 

i = 01Nu - 1.

(24)

式中：Rk 为离合器转速的参考序列，Rk=［r(k+1）r

(k+2)…r(k+Np)]
T；权重矩阵 Q 为使模式切换过程

尽可能地满足期望的模式切换时间；权重 W 为对

模式切换的冲击进行限制 . 其中，

Q=
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w1 0  0
0 w2  0

   
0 0  wNp

 .

3. 5　仿真结果

为验证模型预测控制算法对功率分流式混

合动力车辆模式切换的有效性，基于 MATLAB/

Simulink 进行仿真验证，模式切换过程中惯性相

离合器转速仿真结果如图 5 所示，图中 ref 为模式

切换过程中制动器 BR1 的参考转速 .

由图 6 所示的冲击度和滑摩功可以看出，

基于 MPC 的模式切换过程中，冲击度最大值为

15 m/s3，滑摩功约为 19 kJ. 结果表明，MPC 控制器

可以满足模式切换过程的要求 .

t0—起始时刻；tf—结束时刻；ω0—参考转速 .

图4　离合器转速参考轨迹

Fig. 4　Reference trajectory of clutch speed
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4　基于可拓理论的模型预测控制器

设计

模式切换控制不仅需要在规定的时间内平

顺地完成模式切换，还要确保车辆加速度的平顺

性，同时模式切换过程中的滑摩功要尽可能小 .

利用可拓控制理论对传统模型预测控制权重矩

阵进行调整，得到基于模型预测控制的可拓控

制，总体框架如图 7 所示 . 其中 ib1 为制动器控制

电流 .

可拓调节模式切换控制总体架构分为 2 层，

上层对可拓测度模式进行识别，将可拓理论与制

动器 BR1 的转速跟踪状态结合起来，将 ∆ω - ∆ω*

作为可拓控制的特征量，组成特征状态 S(∆ω -

∆ω* )，通过基于 ∆ω - ∆ω* 自适应可拓集合区域划

分的方法，分别对应制动器 BR1 跟踪目标曲线控

制过程中不同的状态，将可拓集合划分为经典

域、可拓域和非域 . 然后利用可拓距理论对关联

函数求解，对制动器 BR1 的目标转速跟踪控制过

程 进 行 测 度 模 式 的 识 别 ，分 别 对 应 测 度 模 式

mode1，mode2 和 mode3. 下层切换控制算法在测

度模式识别的基础上，设计了 3 种测度模式下不

同 MPC 的权重矩阵（W1，W 2，W 3），得到制动器

BR1 的转速 ∆ω，实现根据跟转速踪误差变化的可

拓模式切换控制 .

4. 1　可拓控制设计

选取制动器 BR1 的转速跟踪误差 ∆ω - ∆ω*

来构成特征状态 S (∆ω - ∆ω* )，用来判断每个时刻

离合器转速的跟踪状态，∆ω - ∆ω* 如图 8 所示 . 将

图 9 可拓集合进行划分，采用定值划分各域边界，

选择 e = 0.1 作为经典域边界，e = 0.3 作为可拓域

边界，将 BR1 转速跟踪结果分为 3 个不同的等级 .

如图 9所示，假设 q点为可拓域中的 1 个点，q1

和q2为连接了经典域和可拓域边界的交点 .在可拓

集合中可拓距离定义为从1个点到集合的距离 .

图5　基于MPC的离合器转速

Fig. 5　Speed of clutch based on MPC

图6　基于MPC的模式切换过程仿真结果

Fig. 6　Simulation results of the mode switching process based on MPC
（a）—滑摩功； （b）—冲击度； （c）—制动器 BR1 压力； （d）—车速 .

112



第 3 期 赵鑫鑫等：非公路车辆混动变速器切换过程可拓优化控制

设经典域（O，O1）=Λc，可拓域（O1，O2）=Λe. 从

点 Qp到经典域的可拓距离表示为 ρ（Qp，Λc），从点

Qp 到可拓域的可拓距离表示为 ρ（Qp，Λe）. 可拓距

离可以如式（26）计算得到［19］.

ρ (Qp Λc ) =
ì
í
î

ïï

ïïïï

- ||OQp1  Qp Î ( )OQp1 

  ||OQp1    Qp Î ( )Qp1 +¥ .
(25)

ρ (Qp Λe ) =
ì
í
î

ïï

ïïïï

- ||OQp2 Qp Î ( )OQp2 

  ||OQp2    Qp Î ( )Qp2 +¥ .
(26)

因此，关联度 K（S），也称为关联函数，可由下

式（27）计算 .
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ïïïï

K ( )S =
ρ(Qp Λe )

D(Qp Xe Λc )


D ( )Qp Λe Λc = ρ ( )Qp Λe - ρ(Qp Λc ).

  (27)

可拓集合中任意点 Qp 的关联度可以通过上

节中的关联函数 K（S）进行定量描述 . 测度模式可

分为以下几种 .
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M1 = { }S|K ( )S > 1 

M2 = { }S|0 ≤ K ( )S ≤ 1 
M3 = { }S|K ( )S < 0 .

（28）

对模型预测控制的跟踪误差进行分析，当跟

踪误差较小时，减小权重 W，以降低滑摩功；当跟

踪误差较大时，增大权重 W，使制动器 BR1 的转

速更好地跟踪目标轨迹 . 实时权重设计如下：

W =

ì

í

î

ïïïï

ïïïï

310                  K ( )S > 1;

310 + 10*K ( )S   0 <K ( )S < 1;

320                   K ( )S < 0.

(29)

4. 2　可拓控制与模型预测控制仿真结果对比

为了验证所设计控制器的有效性，本节给出

了仿真结果 . 利用 MATLAB/Simulink 设计可拓控

制器，可拓控制模式切换过程的仿真结果如图 10

与图 11 所示 .

图10　可拓控制与MPC控制离合器转速对比

Fig. 10　Comparison of clutch speed with extensible 
control and MPC

图7　可拓调节模式切换控制总体框架

Fig. 7　Overall framework of extendable adjustment 
in the mode switching control

图8　MPC控制模式切换过程跟踪误差

Fig. 8　Tracking error of MPC control in the mode
 switching process

图9　一维可拓集合

Fig. 9　One-dimensional extensible set
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在 模 式 切 换 过 程 中 ，基 于 可 拓 控 制（如 图

中 EC 所示）的模式切换车辆的振荡幅值小于

10 m/s3，比基于 MPC 控制的减小约 20%；基于可

拓控制的模式切换过程滑摩功比基于 MPC 控制

的约小 1 kJ. 从而证明可拓控制满足了模式切换

过程的平顺性，更好地提高了切换品质 .

5　结  语

本文针对混合动力车辆模式切换问题，提出

一种基于模型预测控制的可拓控制方法，对模型

预测控制的权重矩阵进行调整，将模式切换品质和

模式切换过程中的滑摩功这对矛盾进行转化 .结果

显示基于可拓控制的模式切换过程效果较好，满足

了模式切换过程的平顺性要求，减小了模式切换过

程中的冲击，提高了混合动力车辆模式切换的品质 .
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图11　可拓控制和模型预测控制结果对比

Fig. 11　Comparison of extensible control and model
 predictive control results
（a）—模式切换过程滑摩功对比；

（b）—模式切换过程冲击度对比 .
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