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ＡＭＴ液压选换挡执行机构参数设计

孙冬野　陈丽君　申付松　张学锋
（重庆大学机械传动国家重点实验室，重庆 ４０００４４）

摘　要：以电控机械式自动变速系统为研究对象，建立一种自动选换挡液压执行机构的正向设计方法。根据试验测得的原型车性
能参数制定换挡规律，以国家标准２８工况为依据，通过整车模型仿真得出最大同步力。分析挂挡过程受力情况并估算出最大挂
挡阻力，从而进行换挡液压缸的参数设计、阀类元件和辅助元件的选型。最后通过Ｍａｔｌａｂ／Ｓｉｍｕｌｉｎｋ软件对液压缸速度动态响应特
性进行了仿真验证。此设计思路及方法为车辆自动选换挡液压系统的参数设计、改进及预测提供了有效依据。
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１　引言

电控机械自动变速传动 ＡＭＴ（ＡｕｔｏｍａｔｉｃＭｅｃｈａｎｉｃａｌ
Ｔｒａｎｓｍｉｓｓｉｏｎ）换挡系统主要包括离合器执行机构、选换挡执
行机构及电子控制装置等。作为 ＡＭＴ的机械执行部分，选
换挡执行机构的结构设计是整个 ＡＭＴ系统设计的基础，换
挡控制既要及时地变换挡位来适应不同的路况和驾驶员意

图，又要保证换挡过程的快速性和平稳性，一个设计合理、性

能优异的换挡执行机构是保证具有优良换挡品质的前提。

在以往的换挡执行机构研究中，主要集中在结构改进设

计、控制策略、参数优化、控制算法等方面［１４］。到目前为止，

还少有文献涉及到ＡＭＴ液压换挡执行元件参数设计并动态
特性仿真验证方面的研究。本文从换挡力对执行机构的正

向需求来设计液压系统，进行了液压元件的参数设计及选型

工作，并完成了液压缸的建模和仿真分析，以期为机械自动

变速系统的开发奠定基础。

２　工作原理和基本参数

２．１　执行机构工作原理
根据动力源的不同，选换挡系统可分为电控 －气动、电

控－液动和电控－电动三种类型。其中电控 －液动执行机
构目前应用较多，具有能容量大、操纵简便、易于实现安全保

护，且具有一定的吸振、吸收冲击的能力以及便于空间布置

等优点。

选换挡执行机构有平行式与相互正交式两种形式。对

于５个前进挡１个倒挡的 ＡＭＴ而言，采用正交式比平行式
可节约液压缸数量，且结构简单、紧凑。对于插入了选挡动

作的换挡，其时间会比平行式略长，由二位三通电磁阀控制

油路，可使活塞正确可靠停于３个位置，其运动通过内部杆
件传至拨叉进行换挡［５］。

换挡液压回路包括三个部分：液压动力源、稳压系统、换

挡机构。液压动力源部分包括油箱、液压泵、滤油器、液压

泵、溢流阀、单向阀等。其中液压泵为系统的能源，由电机驱

动微机控制，可按需要自动启停，通过油箱、滤油器，以恒定

的压力向系统供油。系统压力由溢流阀设定，当压力值超过

系统规定值时，可通过该阀卸荷，以保证液压泵向系统输入

压力恒定的液压油。稳压系统包括蓄能器、二位二通电磁换

向阀、压力继电器等。蓄能器用于吸收液压冲击，稳定系统

油压和储存足够的压力油量。另外设置一个压力继电器，当

主油路压力低于设定压力值时，则向继电器发出信号，蓄能

器开始供油，直至达到压力要求。换挡机构包括选挡液压缸

和换挡液压缸，分别由两个二位三通电磁阀控制。活塞杆端

部固定换挡拨指，液压缸两侧分别有进油口。当左腔进油

时，推动活塞杆和滑套向右运动，换挡拨指带动换挡拨叉完

成进挡动作；左右腔同时进油时，在差动力的作用下活塞杆

及滑套向左运动，到达中间位置时，变速器回到空挡；当右腔

进油时，推动活塞杆向左运动，完成进挡动作［４］。换挡液压

系统简图如图１所示。
２．２　试验车基本参数

为了得到理论上的最佳换挡规律，必需对车辆参数和发

动机的特性进行测试，以确定基本的参数和试验数据。该车

共有５个前进挡，１个倒挡，各挡位传动比如表１所示。主减
速比ｉｇ＝４３７５，其它结构参数如下：总质量 ｍ＝１１９０ｋｇ；迎
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１－油箱；２－滤油器；３－液压泵；４－溢流阀；５－单向阀；６－蓄能
器；７－继电器；８、９－二位二通电磁阀；１０、１１、１２、１３－二位三通
电磁换向阀；１４－换挡液压缸；１５－选挡液压缸

图１　换挡液压系统简图
Ｆｉｇｕｒｅ１　Ｈｙｄｒａｕｌｉｃｓｙｓｔｅｍｄｉａｇｒａｍ

风面积Ａ＝１７ｍ２；空气阻力系数 ＣＤ＝０３２；车轮半径 ｒ＝
０２７４ｍ。

表１　各挡位传动比
Ｔａｂｌｅ１　Ｓｐｅｅｄｒａｔｉｏｏｆｅａｃｈｇｅａｒ

挡位 传动比ｉｎ
１挡 ４１／１２＝３．４１６
２挡 ３９／１９＝１．８９４
３挡 ３２／２５＝１．２８０
４挡 ３２／３５＝０．９１４
５挡 ２５／３３＝０．７５７
Ｒ挡 ２９／１１３６／２９＝３．２７２

选用发动机 ＪＬ４７２Ｑ１，最小转速为９００ｒ／ｍｉｎ，最大转速
为６０００ｒ／ｍｉｎ。根据汽车发动机性能试验方法，进行动力
性、经济性性能试验，可得到发动机稳态输出扭矩和燃油消

耗模型，如图２、图３所示。

图２　发动机稳态输出扭矩
Ｆｉｇｕｒｅ２　Ｓｔｅａｄｙｏｕｔｐｕｔｔｏｒｑｕｅｏｆｔｈｅｅｎｇｉｎｅ

３　换挡执行机构设计

３．１　换挡规律的制定
本文选用目前普遍采用的两参数换挡规律，其控制参数

为节气门开度α和车速ｖａ。对于动力性换挡规律，考虑到所

图３　发动机燃油消耗模型
Ｆｉｇｕｒｅ３　Ｆｕｅｌｃｏｎｓｕｍｐｔｉｏｎｍｏｄｅｌｏｆｔｈｅｅｎｇｉｎｅ

选车型为经济型轿车，后备功率较低，可采用收敛型降挡控

制策略。对于经济性换挡规律可以采用等延迟型降挡控制

策略。

动力性升挡规律所采用的策略如下：①同一油门开度
下，若相邻挡的加速度特性曲线相交，且交点不为负，则取各

挡交点为换挡点；②同一油门开度下，若相邻挡的加速度特
性曲线不相交，则取各挡的最高车速为换挡点（边界点）。

为了防止换挡循环或发动机熄火，必须满足以下边界换

挡点升挡规则：ａ）若升挡后，车辆加速度 ａ＞０，则升挡；ｂ）若
升挡后，车辆加速度ａ＜０，则保持原挡。根据汽车动力学方
程：

ＴｅｉｎｉｇηＴ
ｒ ＝Ｆｗ＋Ｆｆ＋Ｆｉ＋δｎｍ

ｄｖａ
ｄｔ （１）

其中，Ｆｗ＝
ＣＤＡｖ

２
ａ

２１１５，Ｆｔ＝ｍｇｆ０（１＋
ｖ２ａ

１９４４０，Ｆｔ＝ｍｇｉ，δｎ＝１＋δ１

＋δ２ｉ
２
ｎ。则有：

ｄｖａ
ｄｔ＝

ＴｃｉｎｉｇηＴ
ｒ －

ＣＤＡｖ
２
ａ

２１１５－ｍｇｆ０（１＋
ｖ２ａ

１９４４０）－ｍｇｉ

δｎｍ
（２）

选取δ１＝δ２＝００４，ηＴＴ＝０９０，ｆ０＝００１８。
经济性升挡规律所采用的策略如下：小油门开度时，在

同一油门开度下，相邻挡位的燃油消耗率特性曲线相交则以

交点为换挡点；否则以动力性换挡规律作为参考进行选取。

发动机转速与汽车速度的关系、燃油消耗率 ｂｅ与燃油消耗
量Ｑｅ的关系分别为：

νａ＝７２πｒｎｅ／６０ｉｎｉｇ （３）

ｂｃ＝
６０×１０００Ｑｃ
２πｔｅｎｅ

（４）

根据式（３）、（４）可以得出不同油门开度下的燃油消耗
特性。

结合发动机试验数据，通过计算得出各相邻挡位间的最

佳换挡点，对不合理点进行修正，最终绘制出动力性换挡规

律图和经济性换挡规律图，如图４、图５所示。
３．２　换挡力的求取

１）同步器各力、力矩间的关系
原型车采用惯性锁止式同步器，同步环和接合齿锥面间

存在摩擦力矩Ｍｓ，此力矩产生于同步器作用的第一和第二
阶段［６］，受力分析后得出同步力

ｆｔ＝
Ｍｓｓｉｎβ
μＲ

（５）

式中，β为锥面角；Ｒ为摩擦锥面平均半径；μ为同步环与接
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图４　动力性换挡规律
Ｆｉｇｕｒｅ４　Ｄｙｎａｍｉｃｓｈｉｆｔｓｃｈｅｄｕｌｅ

图５　经济性换挡规律
Ｆｉｇｕｒｅ５　Ｅｃｏｎｏｍｉｃｓｈｉｆｔｓｃｈｅｄｕｌｅ

合套间滑动摩擦系数。

２）同步器系统模型
对同步过程进行理论分析，可以得出同步力矩和同步时

间的关系。同步器系统可简化成如图６所示的形式，运用牛
顿第二定理对该系统进行分析［７］。

Ｍｃ－离合器阻力矩；Ｊｃ－变速器输入轴和离合器从动盘等零件的

当量转动惯量；Ｊｖ－汽车惯量；Ｍｖ－行驶阻力矩；θｃ－输入端角速

度；θｖ－输出端角速度

图６　同步器系统简图
Ｆｉｇｕｒｅ６　Ｓｙｎｃｈｒｏｎｉｚｅｒｓｙｓｔｅｍｄｉａｇｒａｍ

对系统的输入端和输出端，依次有：

Ｊｃ̈θｃ＝Ｍｓ－Ｍｃ （６）
Ｊｖ̈θｖ＝±Ｍｓ－Ｍｖ （７）

式中，负号适用于低挡换高挡，正号则适用于高挡换低挡。

假设换挡过程中Ｍｓ、Ｍｃ、Ｍｖ都不随时间而变化，同步时
间为ｔｔ，同步器传动比 ｒ＝ωｉｎ／ωｏｕｔ，其中 ωｉｎ为同步器输入端
初始角速度，ωｏｕｔ为同步器输出端初始角速度。取 Ｊｖ／（Ｊｖ＋

Ｊｃ）≈１，根据换挡终了时系统输入端与输出端角速度相等可
得关系式［８］

±Ｍｓ≈
ωｏｕｔＪｃ（ｒ－１）

ｔｔ
＋
ＭｖＪｃ
Ｊｖ
－Ｍｃ （８）

式中，右边后两项较小，若忽略不计，可得

±Ｍｓ≈
Ｊｃ（ωｉｎ－ωｏｕｔ）

ｔｔ
＝
ＪｃΔω
ｔｔ

（９）

式中，Δω为同步过程开始时同步器输入端与输出端转速差。
本文取 Ｊｃ１＝３６９１×１０

－４，Ｊｃ２＝６２４７×１０
－４，Ｊｃ３＝５４４５×

１０－４，Ｊｃ４＝２２０３×１０
－３，Ｊｃ５＝１７５９×１０

－３（ｋｇ·ｍ２）。
３）转速差Δω的计算
低挡换入高挡和高挡换入低挡时 Δω的计算公式依次

为：

Δω＝
ｉｎ－１－ｉｎ
ｉｎ·ｉｎ－１

·
２πｎｅ
６０ （１０）

Δω＝
ｉｎ－１－ｉｎ
ｉ２ｎ－１

·
２πｎｅ
６０ （１１）

４）最大同步力的求取
基于国家标准２８工况，在 Ｍａｔｌａｂ／Ｓｉｍｕｌｉｎｋ平台上建立

考虑同步过程的整车仿真模型，取 ｔｔ＝０２ｓ，可分别计算出
在动力性和经济性换挡规律下，换挡时所需的同步力。整车

循环仿真系统框图如图７所示，仿真结果表明动力性换挡规
律下的同步力均大于相应的经济性换挡规律下的同步力，最

大同步力出现在２挡降１挡时，其值为 ｆｔｍａｘ＝３１５Ｎ，如图８
所示。

图７　整车循环仿真系统框图
Ｆｉｇｕｒｅ７　Ｂｌｏｃｋｄｉａｇｒａｍｏｆｖｅｈｉｃｌｅｅｍｕｌａｔｉｏｎ

图８　动力性换挡规律下的挡位和同步力
Ｆｉｇｕｒｅ８　Ｓｈｉｆｔａｎｄｓｙｎｃｈｒｏｎｏｕｓｐｏｗｅｒｏｆｄｙｎａｍｉｃｓｈｉｆｔｓｃｈｅｄｕｌｅｓ

５）挂挡阻力ｆｈｚ
ｆｈｚ＝ｆｔ＝ｆｓｚ＋ｆｓｋ＋ｆｋｍ＋ｆｄ （１２）
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式中，ｆｓｚ为拨叉轴自锁阻力，ｆｓｋ为齿套空挡自锁阻力，ｆｋｍ为
摩擦阻力，ｆｄ为抵触阻力。分析可知挂挡阻力值主要取决
于同步力的大小。故挂挡阻力在２挡降１挡时最大，估算得
ｆｈｚｍａｘ＝３５０Ｎ。
３．３　液压元件的参数设计

液压系统由定量泵提供主油压，取系统压力 ｐ＝１４
ＭＰａ，机械效率ηｍ＝０９，快进时速度为００３７ｍ／ｓ，同步时速
度为００２０ｍ／ｓ，挂挡行程Ｌ＝８ｍｍ，换挡时间小于０５ｓ。
１）液压缸设计
换挡液压缸选用双作用三位置缸，有三个停靠位置，具

体结构如图９所示。该结构简单，缸体为两个阶梯，精加工
时可从一个方向进行加工，故加工容易，精度容易保证，活塞

杆有三个阶梯，只用一个浮动衬套［９］。

图９　液压缸结构图
Ｆｉｇｕｒｅ９　Ｈｙｄｒａｕｌｉｃｃｙｌｉｎｄｅｒｓｔｒｕｃｔｕｒｅ

液压缸在工作过程中，一般要经历启动加速、快速、工进

和制动减速等负载工况。液压缸的负载由以下三部分组成：

工作负载ＦＷ、摩擦负载Ｆｆ和惯性负载Ｆａ。换挡过程中各阶
段液压缸的负载是不同的，总负载 Ｆ在启动加速阶段、快速
阶段、工进阶段和制动减速阶段的计算公式依次为［１０］

Ｆ＝（Ｆｆ＋ｆａ）／η／ｍ （１３）
Ｆ＝Ｆｆ／ηｍ （１４）
Ｆ＝（Ｆｆ±ＦＷ）／ηｍ （１５）
Ｆ＝（Ｆｆ±ＦＷ－Ｆａ）／ηｍ （１６）
最大负载出现在工进阶段，估算得最大负载 Ｆｍａｘ＝５１５

Ｎ。根据最大总负载和选取的工作压力可计算出液压缸作用
面积和活塞杆直径。以２挡降１挡的挂挡过程为例，右腔进
油，左腔回油，对液压缸进行受力分析，得出

Ｆ＝ｐＳ２ηｍ＝
１
４πｐｄ

２
２ηｍ （１７）

式中，ｄ２为右活塞杆直径。计算得 Ｓ２＝４０８７３ｍｍ
２，ｄ２＝

２２８２ｍｍ，选取标准值 ｄ２＝２５ｍｍ。查手册
［１１］选取右腔缸

径Ｄ２＝５０ｍｍ。由于摘挡力较小，同时要求左腔作用面积Ｓ１
大于右活塞杆截面面积Ｓ２。经推算并参照设计手册，可选取
左活塞杆直径ｄ１＝２２ｍｍ，左腔缸径 Ｄ１＝４０ｍｍ。故衬套的
外径Ｄ＝５０ｍｍ，内径 ｄ＝２５ｍｍ，长度 Ｈ＝（０６～１０）Ｄ ＝
３０～５０ｍｍ，可取３０ｍｍ。

液压缸的缸筒长度由活塞最大行程、右活塞杆长度、活

塞的长度等确定。根据原型车参数可知活塞最大行程为１６
ｍｍ。选定右活塞杆长度为３６ｍｍ，活塞长度Ｂ＝（０６～１０）
Ｄ１＝２４～４０ｍｍ，可取２５ｍｍ。经估算液压缸的缸筒长度为
８７ｍｍ。

根据计算得到的 ｄ２和 Ｆｍａｘ，利用式（１７）可计算出液压
缸的最大工作压力ｐｍａｘ＝１１７ＭＰａ。液压缸的最大流量

Ｑｍａｘ＝
Ｓ２ｕｍａｘ
ηＶ

（１８）

取液压缸容积效率ηＶ＝０９，可计算出Ｑｍａｘ＝１２１Ｌ／ｍｉｎ。
２）液压泵选型
液压泵的工作压力为

ｐｂ ＝ｐ１＋∑Δｐｉ （１９）

式中，ｐ１为执行元件入口处最大工作压力；∑Δｐｉ为主回路
压力损失之和，对管路简单的液压系统，可取∑Δｐｉ＝（０２
～０５）ＭＰａ，在此取０４ＭＰａ。液压泵的最大流量为

Ｑｂｍａｘ＝Ｋ（∑Ｑ）ｍａｘ（２０）
式中，Ｋ为系统泄漏系数，小流量取１３；（∑Ｑ）ｍａｘ为同时
动作的执行元件所需流量最大值。计算得出ｐｂ＝１５７ＭＰａ，
Ｑｂｍａｘ＝１５８Ｌ／ｍｉｎ。液压泵的额定压力要大于计算值的
２５％～６０％。查液压元件手册，选取齿轮泵 ＣＢＥ１５，额定
压力为１６ＭＰａ，最高压力为２０ＭＰａ，排量为１６ｍＬ／ｒ，额定
转速为２０００ｒ／ｍｉｎ，最高转速为３０００ｒ／ｍｉｎ。
３）电机选型
驱动液压泵的电动机根据驱动功率和泵的转速来选择。

电动机功率ＰＭ可按下式确定

ＰＭ＝
ｐｂ·Ｑｂ
ηｂ

（２１）

式中，ｐｂ为液压泵的最高供油压力；ｑｂ为液压泵的实际输出
流量；ηｂ为液压泵的总效率，取０８１。计算得电机功率：ＰＭ
＝５０７２Ｗ。查手册选用功率为１２０Ｗ，转速为２４００ｒ／ｍｉｎ
的永磁直流电机９０ＺＹ７４，电压为２４Ｖ。
４）辅助元件选型
根据系统的工作压力和通过各元件的实际流量，可以选

定阀类元件及辅助元件的规格，如表２所示。
表２　阀类元件及辅助元件型号、规格表

Ｔａｂｌｅ２　Ｓｐｅｃｉｆｉｃａｔｉｏｎｓｔａｂｌｅｏｆｖａｌｖｅａｎｄａｕｘｉｌｉａｒｙｃｏｍｐｏｎｅｎｔｓ

名称
估计
流量

型号 规格

油箱 － 开式 ２Ｌ
滤油器 ３ ＳＵ１Ｂ１０ｘ３６ １０Ｌ／ｍｉｎ，３６μｍ
蓄能器 － ＮＸＱ１Ｌ０．６３／２０ ０．６３Ｌ，２０ＭＰａ
单向阀 ３ Ｓ１０Ｐ１ ３１．５ＭＰａ，１０ｍｍ

溢流阀 ３ ＤＴ０２Ｂ２２ ０．５～７．０ＭＰａ
６．３５ｍｍ，１．５ｋｇ

二位二通
电磁阀

３ ＤＨＦ０８２２４ １５Ｌ／ｍｉｎ，８ｍｍ

二位三通
电磁阀

４ ３ＷＥ５６．０／Ｗ２２０５０ １５Ｌ／ｍｉｎ，１．４ｋｇ

４　液压缸的动态特性仿真

若用ｍ表示活塞及运动部件质量，Ｆ１为负载力，ｐ，ｑ分

别为液压缸输入压力和流量，则液压缸输入油液连续性方

程［１３］为

ｑ＝Ｓ１ｖ＝λｃｐ＋
Ｖｃ
Ｋ１
ｄｐ
ｄｔ （２２）

式中，ｖ为活塞运动速度；λｃ为液压缸泄漏系数；Ｖｃ为液压缸
高压腔及进油管路油液体积；Ｋ１为油液体积弹性模量。活
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塞运动动力平衡方程［１３］为：

ｐＳ１ ＝ｍ
ｄｖ
ｄｔ＋Ｂｖ＋Ｆ１ （２３）

式中，Ｂ为黏性阻尼系数。当 Ｆ１为常数（即 Ｆ１＝Ｆ１０），管路
入口处流量ｑ从零阶跃升至ｑ０时，液压缸活塞运动速度ｖ和
过渡方程可由式（２２）和式（２３）求得：

ｄ２ｖ
ｄｔ２
＋
Ｋ１λｃｍ＋ＶｃＢ
Ｖｃｍ

ｄｖ
ｄｔ
＋
Ｋ１（Ｓ

２
１＋λｃＢ）
Ｖｃｍ

ｖ

　 ＝
（Ｓ１ｑ０－λｃＦ１０）Ｋ

Ｖｃｍ
（２４）

稳态液压缸的速度

ｖ０＝
Ｓ１ｑ０－λｃＦ１０
Ｓ２１＋λｃＢ

（２５）

若启动时静摩擦力为 Ｆｓ，则启动需压力为（Ｆｓ＋Ｆ１０）／Ｓ１，在
初始条件ｔ＝０，ｖ＝０，ｐ＝（Ｆｓ＋Ｆ１０）／Ｓ１的情况下，基于 Ｓｉｍｕ
ｌｉｎｋ软件建立液压缸动态模型，并采用 ＰＩＤ控制算法对其进
行控制。经计算可求出系统阻尼比为０１７７１，通过反复调
试，选定控制参数 Ｋｐ＝３８２、Ｋｉ＝７６、Ｋｄ＝２２９２，最终可仿真
得出在２挡降１挡的挂挡阶段，液压缸对目标速度的跟踪情
况，如图１０所示。从图中可以看出，此液压缸具有响应速度
快，跟踪误差小的动态特性，基本上满足液压系统设计要求。

图１０　液压缸速度响应仿真曲线
Ｆｉｇｕｒｅ１０　Ｖｅｌｏｃｉｔｙｒｅｓｐｏｎｓｅｃｕｒｖｅｏｆｔｈｅｈｙｄｒａｕｌｉｃｃｙｌｉｎｄｅｒ

５　结论

１）根据原型车参数确定的换挡规律，以及２８标准工况

的行驶要求，求取最大同步力和最大挂挡阻力，从而实现

ＡＭＴ换挡执行液压机构参数的正向设计。
２）以某款手动变速汽车为对象，完成了换挡执行机构液

压泵、缸、控制阀以及辅助元件的设计选型，通过对液压缸的

动态特性仿真分析可知：所设计的液压缸响应速度快，跟踪

误差小。
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