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汽车原地换挡时半主动液压阻尼拉杆设计方法
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摘要  为减小自动档汽车在原地换挡时由于变速箱的扭矩扰动产生的冲击与振动，提出了汽车原地换挡时半主动

液压阻尼拉杆（hydraulic damping strut，简称 HDS）的设计分析方法。首先，对原地换挡的冲击与振动机理进行了理

论分析；其次，构建了汽车原地换挡时的动态响应评价指标，建立了包含半主动液压阻尼拉杆的整车 13 自由度

（degrees of freedom，简称 DOFs）动力学模型，根据力分担的方法对半主动 HDS 的动态特性参数进行了优化分析；

最后，采用整车 13 自由度动力学模型对汽车原地换挡时加半主动 HDS 和不加半主动 HDS 时的动态响应评价指标

进了分析，并通过试验对座椅导轨的加速度进行了测试。研究结果表明，加入半主动 HDS 减小了汽车原地换挡时

的冲击与振动。
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1 问题的引出

自动档汽车换挡时主要有 2 方面要求：①换挡

时间应控制在 0.4~0.8 s 以内［1］；②换挡过程应平稳

缓慢，避免产生纵向冲击和振动，保证车辆平顺和舒

适。如何在快速换挡的过程中减小汽车的冲击和振

动成为急需解决的问题。

目前，主要通过控制离合器或制动器在扭矩相

或惯性相的油液压力和作用时间［1⁃3］，或采用优化控

制策略的方法［4⁃5］减小汽车在升挡或降档时的冲击。

为降低汽车原地换挡过程中的冲击与振动，Tao
等［6］采用神经网络模型优化换挡过程中的关键参

数，从而减小原地换挡时的冲击。Nessler 等［7］将座

椅导轨的纵向加速度作为评价指标，通过增加变速

箱悬置和发动机悬置的纵向刚度，以及降低防扭悬

置和防扭拉杆垂向刚度的方法，减小换挡时座椅导

轨的纵向加速度峰值，从而降低原地换挡时的冲击。

Naruse 等［8］指出，汽车原地换挡时的振动主要是通

过悬置传递到车内，从而导致整车产生纵向振动。

Arruda 等［9］指出在汽车换挡时，悬置和离合器等元

件对人的主观感受有重要影响。

由动力总成的扭矩突变产生的振动传递路径如

图 1所示。可见：当发动机扭矩速率改变较快时，振动

主要通过悬架系统传递到车内，如路径 1所示；当发动

机的扭矩改变速率较慢时，振动主要通过悬置系统传

递到车内，如路径 2，3所示。通过分析可知，在汽车原

地换挡时，悬置元件对车身振动有重要影响。

基于以上分析，考虑增加悬置系统阻尼可以减

小动力总成的冲击和振动，笔者从悬置系统角度出

发，将半主动 HDS 看成第 4 点悬置，提出了汽车原

地换挡时半主动 HDS 的设计分析方法。

2 换挡冲击分析

图 2 为笔者研究的自动挡汽车传动系统模型。

汽车换挡过程动态模型由发动机、液力变矩器、行星

变速箱、主减速器、车轮半轴、车轮及车身等构成。

图 1　振动传递路径

Fig.1　The path of the vibration
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换挡主要通过执行机构（离合器 C1，C2 和 F，制动器

B1，B2和 B3）分离或结合完成。

由于制动器力矩 Tb、齿轮啮合力矩 Tg和离合器

力矩 Tc等参数具有很强的非线性特性，参数识别困

难，结合文献［9］，原地换挡时汽车动力传动系统没

有完全连接，因此很难从传动系统角度分析汽车原

地换挡时的动态响应特性。

汽车原地换挡时一般处于制动和静止状态，且原

地换挡时动力总成的振动频率较低。因此，可将动力

总成看成刚体对待。原地换挡冲击可归结为变速箱

中的扭矩扰动导致的动力总成振动突变所致，具有振

动频率低、冲击大、振动特性复杂等特点。根据图 1中

的振动传递路径，可对悬置系统进行优化设计来减小

汽车原地换挡时整车的冲击与振动。考虑增加悬置

系统的阻尼可以减小动力总成和整车的振动［10］，笔者

提出了半主动液压阻尼拉杆的设计分析方法。

3 汽车原地换挡评价指标及建模

3.1　评价指标　

自动挡汽车原地换挡一般指汽车处于静止状态

时，变速箱档位在 P 档、D 档、R 档和 N 档之间相互

切换的过程，其动态响应评价指标如下。

3.1.1　换挡时间　

增加原地换挡时间可使换挡过程变得平顺，但

降低了汽车燃油经济性。减小换挡时间，汽车油耗

降低［11］，但整车振动加剧。

3.1.2　汽车纵向加速度　

自动档汽车原地换挡时在纵向上具有较大的振

动与冲击，汽车纵向加速度 αp可以表示汽车在原地

换挡时的振动响应。

3.1.3　冲击度　

汽车原地换挡时的冲击度一般用汽车纵向加速

度在换挡时间内的导数表示

j = dap

dt
（1）

3.1.4　振动剂量值　

振动剂量值（vibration dose value， 简称 VDV）

用来评价驾驶员换挡过程中对换挡冲击的感受，单

位为 ms⁃1.75，表达式［12］为

VDV = (∫ t0

t1

a4 ( t ) dt)
1
4

（2）

3.1.5　悬置的动反力　

汽车原地换挡时振动主要通过悬置传递到车

内，当悬置的动反力较大时，会使车内的振动响应变

大。因此，悬置纵向的动反力可以直观评价汽车原

地换挡时的换挡品质。

F = kdyn x p + Δ （3）
其中：kdyn 为悬置的动刚度；xp 为悬置在动力总成坐

标系下的位移；Δ 为力与位移的修正项。

3.2　包含半主动 HDS的 13自由度模型　

半主动 HDS 可看成具有一定刚度和阻尼的液

压元件，因此在汽车动力总成悬置系统中，将半主动

HDS 看成第四点悬置，组成新的动力总成四点悬置

系统，如图 3 所示。

汽车原地换挡时传动系统还没连接，可以将整

车看成由动力总成、车身和悬架组成的 13 自由度模

图 3　具有半主动 HDS 的动力总成悬置系统

Fig.3　Powertrain mounting system with semi⁃active HDS

图 2　传动系统模型

Fig.2　Engine power transfer system model
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型，建立包含半主动 HDS 的整车 13 自由度动力学

模型，如图 4 所示。

整车 13 自由度动力学模型为
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其中：qp为动力总成质心的位移；qb为车身质心的位

移；qu为汽车 4个非簧载质量在垂直方向的位移；F p =

{Fx，Fy，Fz，M x，M y，M z}
T
，为汽车原地换挡时动力总

成的激励力；Mp为动力总成在坐标系 Op‑xpypzp下的质

量矩阵；Mb为车身在车身坐标系 Ob‑xbybzb下的质量矩

阵；Mu为 4个非簧载质量组成的质量矩阵。

4 半主动 HDS设计

半主动 HDS 的设计主要分为外通道孔径、内部

活塞孔径及数量的优化分析与计算。半主动 HDS流

道如图 5所示。外通道（图 5中通道 1）孔径的设计与

动力总成悬置系统在怠速和高速巡航下的隔振性能

有关，可依据动力总成悬置系统的优化设计方法进行

计算。由于外通道孔径在汽车发动机启停工况时已

分析［13］，这里主要对汽车原地换挡时半主动 HDS内通

道（图 5中通道 2）活塞孔径及数量进行优化分析。

汽车原地换挡时，以 P 档切换到 D 档为例，测得

悬置系统的动反力和加速度如图 6，7 所示。

通过对各悬置的纵向动反力进行傅里叶变换，

图 5　半主动 HDS 流道

Fig.5　Semi⁃active HDS channel

图 4　含半主动 HDS 的整车 13 自由度动力学模型

Fig.4　13 DOFs vehicle dynamic model with semi⁃active 
HDS

图 6 悬置系统动反力

Fig.6　Mount dynamic reaction force
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可知悬置系统在纵向的振动响应频率为 4 Hz。因

此，汽车从 P 档切换到 D 档时，半主动 HDS 的工作

频率为 4 Hz。
汽车原地换挡时的激励力如图 8 所示。

在本研究中，防扭拉杆和半主动 HDS 并行联接

在发动机和副车架之间，组成新的 4 点动力总成悬

置系统。根据力的分担原则，半主动 HDS 分担的力

从 10% 逐渐增加到 80% 时，半主动 HDS 的动态特

性参数如表 1 所示。

基于悬置、悬架、车身和动力总成的参数［14］，采

用整车 13 自由度模型计算汽车从 P 档切换到 D 档

时的动态响应评价指标计算值如表 2 所示。可见，

在半主动 HDS 分担的力为 20% 时，汽车的冲击度

和纵向加速度峰值最小，而垂向加速度峰值逐渐呈

减小趋势。由于人体对汽车纵向方向上的振动更

加 敏 感［15］，因 此 半 主 动 HDS 分 担 的 力 应 取 较

小值。

半主动 HDS 分担力为 20% 时，按照阻尼力计

算方法，得到活塞孔直径为 1.52 mm，活塞孔数目为

4。当分担的力为 30% 时，计算得到半主动 HDS 活

塞孔直径为 1.32 mm，数量为 4。通过对发动机启动

工况的分析可知，当半主动 HDS 分担力为 40% 时，

动力总成的冲击度和纵向加速度较小，对应的半主

动 HDS 的活塞孔径为 1.5 mm，数量为 4。通过以上

分析可知，半主动 HDS 的活塞孔直径为 1.52 mm。

5 动态响应评价指标

5.1　加速度　

将汽车纵向和垂向加速度进行傅里叶变换，得

到如图 9，10 所示的 x 向和 z 向加速度频谱。由图可

知，汽车在纵向和垂向的振动频率主要为 5，11 和
33 Hz。在原悬置系统中加入半主动 HDS 后，汽车

纵向加速度在各个振动频域下的幅值均减小，而汽

车垂向加速度变化较小。因此，添加半主动 HDS 可

有效减小汽车纵向冲击与振动。

图 8 原地换挡时的激励力

Fig.8　Excitation force in situ shift

图 7 悬置系统加速度

Fig.7　Mount acceleration

表 1　半主动 HDS动态特性参数

Tab.1　Dynamic characteristic parameters of semi‑active 
HDS

半主动 HDS
分担的力/%

10
20
30
40
50
60
70
80

动刚度/(N⋅mm-1)

29.5
66.3

113.5
176.4
263.9
394.7
610.6

1 035.8

阻尼系数/(N⋅s⋅mm-1)

1.17
2.63
4.50
6.70

10.46
15.65
24.30
41.01
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5.2　冲击度　

汽车冲击度如图 11 所示。可见，当频率为 5 和

11 Hz 时，汽车冲击度在加和不加半主动 HDS 时变

化不大，均小于 10 m/s3，满足换挡品质要求。当频

率为 33 Hz 时变化显著，不加半主动 HDS 的冲击度

值为 10.5 m/s3，在悬置系统中加入半主动 HDS 后，

其值降低为 0.55 m/s3，使得汽车冲击度在换挡品质

的要求之内。

5.3　振动剂量值　

悬置系统振动剂量值如图 12 所示。当变速箱

从 P 档切换到 D 的过程中，发动机悬置主动端的

VDV 峰值从 1.95 ms⁃1.75 减小为 1.76 ms⁃1.75，降低了

10%。防扭拉杆主动端的 VDV 峰值从 2.87 ms⁃1.75

减小为 2.51 ms⁃1.75，降低了 12.5%。变速箱悬置主动

端的 VDV 峰值从 1.48 ms⁃1.75 增加为 1.49 ms⁃1.75。可

见，通过悬置元件传递到车内的振动减小。

图 9　汽车 x 向加速度频谱

Fig.9　Vehicle body acceleration spectrum in x direction

表 2　动态响应评价指标计算值

Tab.2　Dynamic response evaluation indexes calculation results

半主动 HDS
分担的力/%

10
20
30
40
50
60
70
80

防扭拉杆

分担的力/%
90
80
70
60
50
40
30
20

冲击度/(m⋅s-3)

26.13
21.52
31.63
44.27
58.18
70.21
82.28
92.58

纵向加速度/(m⋅s-2)

0.45
0.41
0.49
0.56
0.64
0.71
0.77
0.81

垂向加速度/(m⋅s-2)

0.35
0.21
0.19
0.18
0.17
0.17
0.14
0.16

拉杆位移/mm

4.17
3.71
3.25
2.79
2.33
1.87
1.41
0.95

图 10　汽车 z向加速度频谱

Fig.10　Vehicle acceleration spectrum in z direction

图 11　汽车冲击度

Fig.11　Vehicle jerk
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5.4　悬置的动反力　

悬置的动反力如图 13所示。当加入半主动 HDS
后，发动机悬置动反力的峰值从 469 N 减小为 436 N，

降幅为 7%。防扭拉杆的纵向动反力峰值从 1 250 N
降为 1 110 N，降幅为 11.2%，而变速箱悬置的动反力

基本不变。可见，加入半主动 HDS 降低了悬置系统

纵向的动反力，降低了汽车的纵向冲击与振动。

6 实验测试与验证

为分析半主动 HDS 对整车原地换挡时的冲击

与振动的影响，采用 LMS 数据采集设备和 PCB 三

向加速度传感器对座椅导轨加速度进行测试，分析

汽车变速箱在 P，D 档位的相互切换过程，以及汽车

在 D 档怠速时的振动响应。

6.1　P‑D‑P换挡　

汽车变速箱在 P 档和 D 档相互切换过程中，不

加半主动 HDS 以及加半主动 HDS 时的座椅导轨加

速度分别如图 14，15 所示。

通过分析图 14，15，得到 P 档至 D 档座椅导轨加

速度峰值如表 3 所示，D 档至 P 档座椅导轨加速度测

图 12 悬置系统振动剂量值

Fig.12　Mount system VDV

图 13 悬置的动反力

Fig.13　Mount dynamic reaction force
图 14 不加半主动 HDS 时座椅导轨加速度

Fig.14　Seat rail acceleration without semi⁃active HDS
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试值如表 4 所示。

由表 3 可知，加入半主动 HDS 后，座椅导轨的

x，y 和 z 向的加速度峰值分别降低 17%，37% 和

43%，从而减小了汽车原地换挡时的振动。

通过表 4 可知，添加半主动 HDS 后，当变速箱

档位从 D 档切换到 P 档时，座椅导轨三向加速度峰

值分别降低了 49%，53% 和 67%，使汽车原地换挡

时振动显著降低。

6.2　D挡怠速　

当汽车变速箱从 P 档切换到 D 档位置后，考虑

半主动控制的滞后效应，半主动 HDS 此时仍处于大

阻尼状态，由试验测得不加半主动 HDS 以及加半主

动 HDS 时 的 座 椅 导 轨 加 速 度 分 别 如 图 16，17
所示。

座椅导轨各向加速度的均方根值为

aRMS = ∑
i = 1

n

( )a2
i n （5）

其中：n 为振动响应时间内采集的所有加速度；αi为

第 i个测得的加速度值。

通过分析图 16，17 可知，座椅导轨纵向加速度

均方根值在不加半主动 HDS 时为 0.03 m/s2，添加半

主动 HDS 后变为 0.06 m/s2。可见，悬置系统纵向上

的隔振性能变差。根据工程经验［14］，发动机怠速时

座椅导轨各向加速度应小于等于 0.06 m/s2。因此，

半主动 HDS 在大阻尼状态时仍满足汽车怠速时的

隔振要求。

图 16　不加半主动 HDS 时座椅导轨加速度

Fig.16　Seat rail acceleration without semi⁃active HDS

图 17　加半主动 HDS 时座椅导轨加速度

Fig.17　Seat rail acceleration with semi⁃active HDS

表 3　P档至 D档座椅导轨加速度峰值

Tab.3　The seat rail peak acceleration from P to D 
state

条件

不加半主动 HDS
加半主动 HDS

座椅导轨加速度/(m⋅s-2)
x

0.34
0.28

y

0.70
0.44

z

1.04
0.59

表 4　D档至 P档座椅导轨加速度测试值

Tab.4　The seat rail peak acceleration from D to P 
state

条件

不加半主动 HDS
加半主动 HDS

座椅导轨加速度/(m⋅s-2)
x

0.51
0.26

y

0.87
0.41

z

1.39
0.46

图 15 加半主动 HDS 时座椅导轨加速度

Fig.15　Seat rail acceleration with semi⁃active HDS
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7 结  论

1） 笔者以汽车变速箱从 P 档切换到 D 为例，提

出了原地换挡时半主动 HDS 的设计分析方法，确立

了半主动 HDS 的活塞孔直径为 1.52 mm，活塞孔数

目为 4。
2） 对各动态响应评价指标的理论分析表明，加入

半主动 HDS减小了汽车原地换挡时的冲击与振动。

3） 试验结果表明：在悬置系统中加入半主动

HDS 可有效降低汽车变速箱在 P 档位和 D 档位切

换过程的冲击与振动；汽车发动机在 D 档怠速时，座

椅导轨的纵向加速度均方根值变大，但仍满足发动

机在怠速时的隔振要求。
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