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摘　 要:针对高速列车油液单向流动式抗蛇行减振器ꎬ考虑其节点和油液刚度、活塞质量、流量泄

漏等问题ꎬ采用静态试验获得阻尼阀卸荷特性ꎬ根据油液的压力流量方程建立减振器非线性动态

模型ꎬ通过数值仿真和试验比较了减振器在不同激扰幅值和频率下的阻尼力、动态刚度和动态阻

尼ꎬ误差均在 ５％以内ꎻ研究了减振器静态阻尼力－速度曲线与动态刚度、动态阻尼之间的关系ꎮ
实验结果表明:减振器静态阻尼曲线在卸荷点之前的非线性对动态参数影响显著ꎬ激励幅值越小

影响越大ꎻ保持卸荷点前后阻尼不变ꎬ增大卸荷速度能提高大激扰幅值和高激扰频率下的动态刚

度和动态阻尼ꎻ固定卸荷速度、增大卸荷力ꎬ动态刚度和动态阻尼均增大ꎮ
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０　 引言

高速列车抗蛇行减振器安装于转向架和车体之间ꎬ通
过消耗转向架相对车体的摇头运动能量抑制蛇行运动ꎬ从
而提高蛇行运动临界速度ꎬ又不过多影响曲线通过性能ꎮ
我国多种型号高速列车发生过车体抖动及车辆晃动等蛇

行运动稳定性不足的问题ꎬ都与抗蛇行减振器动态参数设

置或蜕变有关ꎬ这些现象严重降低了乘坐舒适性ꎬ甚至给

运营安全造成隐患ꎮ 为了解决上述问题以及开展新型高

速列车研制ꎬ迫切需要建立计算效率和精度更高的抗蛇行

减振器非线性模型用于车辆动力学研究[１] ꎮ
车辆动力学仿真一般采用的抗蛇行减振器 Ｍａｘｗｅｌｌ

模型[２]忽略了减振器质量ꎬ将线性弹簧与具有卸荷特性

的阻尼串联ꎬ缩短了计算时间且保持了减振器基本特性ꎬ
适用于常规车辆动力学仿真ꎮ 但该模型对频变特性和幅

变特性的描述过于粗糙ꎬ与实际减振器动态特性差异较

大[３] ꎮ ＫＡＳＴＥＥＬ Ｒ Ｖ等[４]考虑油液双向流动式液压减振器

的内部结构和阀元件性能ꎬ建立了复杂物理参数模型ꎬ但该模

型参数过多、计算效率低ꎬ不适用于大量的车辆动力学仿真计

算ꎮ 王文林[５]采用多段非线性拟合ꎬ建立了可调式线性油压

减振器的动态数学模型ꎮ 徐高新、黄盈、秦剑生[６－８]利用减振

器阻尼阀模型和流量连续性方程ꎬ建立了减振器非线性物理

模型ꎮ ＨＵＡＮＧ Ｃ Ｈ等[９]在复杂物理参数模型的基础上对阻

尼阀和单向阀进行了合理简化ꎬ极大地提高了计算效率ꎬ适用

于高速车辆动力学仿真ꎮ
本文基于减振器复杂物理参数模型[１０] 、多级拟合阻

尼系统模型[１１]和简化物理参数模型[９ꎬ１２] ꎬ根据油液单向

流动式抗蛇行减振器工作原理ꎬ考虑节点和油液刚度、活
塞质量、流量泄漏、阻尼阀卸荷特性ꎬ建立了抗蛇行减振器

非线性动态模型ꎮ 利用该模型研究了抗蛇行减振器静态

阻尼力－速度特性曲线与动态刚度和动态阻尼的关系ꎬ为
车辆动力学参数优化提供参考ꎮ
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１　 抗蛇行减振器非线性动态模型
图 １是油液单向流动式抗蛇行减振器结构示意图ꎬ主

要包括活塞、活塞杆、活塞杆导向座、活塞单向流通阀、底
座单向流通阀以及安装在底部的阻尼阀系统ꎮ 油腔包括

工作腔和储油腔ꎬ位于活塞两侧的工作腔分为复原腔和压

缩腔ꎬ３个腔室通过阻尼阀和单向流通阀互相连通以提供

阻尼并平衡油压ꎮ
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１—活塞杆ꎻ２—活塞杆导向装置ꎻ３—复原腔(ＲＶ)ꎻ
４—储油腔(ＡＶ)ꎻ５—活塞单向流通阀ꎻ６—活塞ꎻ
７—压缩腔(ＣＶ)ꎻ８—底座单向流通阀ꎻ９—阻尼阀ꎮ

图 １　 油液单向流动式抗蛇行减振器结构示意图

在压缩和复原阶段ꎬ减振器输出力都是由活塞两侧腔

室内的油液压强差产生ꎬ各腔的压强与活塞运动速度和通

过阻尼阀的油液流量相关ꎮ 无论是压缩还是复原行程ꎬ复
原腔始终处于高压状态ꎬ即油液总是从同一方向进入阻尼

阀而产生阻尼力ꎬ故称为油液单向流动式减振器[３] ꎮ

　 　 为了建立抗蛇行减振器物理参数模型ꎬ首先分析各阀

的压力流量特性ꎬ建立阻尼阀和单向流通阀模型、油腔状态

方程以及油液泄漏模型ꎬ然后考虑减振器橡胶节点刚度和

活塞质量ꎬ建立描述减振器动态特性的非线性数学模型ꎮ

１.１　 阻尼阀简化模型

液压减振器有多种结构ꎬ一般在工作腔和储油腔之间

安装阻尼阀系统ꎬ由一系列固定孔和可开闭溢流阀组

成[５] ꎮ 当减振器两端相对运动速度逐渐增大时ꎬ阻尼阀

系统的各个溢流阀依次开启ꎬ油液流通面积增大ꎬ从而改

变阻尼特性ꎮ 考虑阻尼阀开闭动作的物理模型本质上就

是求解通过阻尼阀的流量 Ｑｆ与阻尼阀两端腔室压强差

ΔＰ 的对应关系ꎬ需要实时计算振动速度、油液压强和阀开

启高度ꎬ虽然可以得到相对准确的模拟结果ꎬ但耗费大量

计算时间ꎬ且该模型经过了大量简化ꎬ并不能精确模拟实

际系统ꎬ所以不适用于车辆动力学仿真ꎮ
减振器静态特性试验可得到分段线性的阻尼力－速

度曲线ꎬ该曲线涵盖了减振器工作状态下可能的状态ꎮ 油

液单向流动式抗蛇行减振器在压缩和复原阶段都只通过

同一个阻尼阀产生阻尼作用ꎬ静态阻尼曲线与阻尼阀压力

流量关系之间存在必然关联ꎮ 根据减振器几何参数ꎬ考虑

到减振器两端相对运动速度与阻尼阀流量之间、阻尼阀两

侧压差与输出力之间都有确定对应关系ꎬ可以将减振器静

态阻尼曲线转换为阻尼阀压力流量曲线[９] ꎬ如图 ２ 所示ꎮ
经过上述转换ꎬ简化物理模型巧妙地将求解减振器阻尼阀

系统响应简化为插值运算ꎬ便可获得压力流量关系ꎬ在保

证精度的基础上ꎬ提高了动力学仿真效率ꎮ
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图 ２　 减振器的阻尼曲线转换为阻尼阀的流量－压力曲线

１.２　 单向阀简化模型

如图 １所示ꎬ减振器安装有两个单向流通阀ꎬ分别位

于活塞上和减振器底座ꎮ 这两个单向阀都可以简化为被

阀盘盖住的一个小孔ꎬ阀盘则被弹簧固定在适当位置[１０] ꎮ
文献[４]中给出了该类单向流通阀完整的压力流量方程

(模型 １)ꎬ但其求解过程需要执行大量判断语句ꎬ耗费计

算时间ꎮ 文献[３]中对其模型进行了简化(模型 ２)ꎬ仅将单

向流通阀考虑为一个常通孔ꎬ模型 ２压力流量公式如下ꎮ

Ｑｄ ＝
ＣｄＡｃ

２ΔＰ
ρ ΔＰ≥０

０ ΔＰ<０
{ (１)

式中:Ｑｄ为通过单向流通阀的油液流量ꎻρ 为油液密度ꎻＡｃ
为单向阀孔的流通面积ꎻＣｄ为单向阀孔的流量系数ꎻΔＰ

为单向阀两端油液压差ꎮ
表 １比较了多个激励频率工况下减振器采用两种单

向阀模型的仿真时间及计算的动态刚度和动态阻尼ꎬ模型

２比模型 １的仿真时间缩短了 ７０％到 ８０％ꎬ两种模型的动

态刚度和动态阻尼差异在 ０.５％以内ꎬ因此本文单向阀模

型采用模型 ２ꎮ
表 １　 采用两种单向阀模型的减振器仿真结果比较

频率 /
Ｈｚ

仿真时间 / ｓ

模型 １ 模型 ２

动态刚度 /
(ＭＮ􀅰ｍ－１)

模型 １ 模型 ２

刚度
差异 / ％

动态阻尼 /
(ｋＮ􀅰ｓ􀅰ｍ－１)

模型 １ 模型 ２

刚度
差异 / ％
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６ ７.８ １.５ ８.８９ ８.９０ ０.１９ ４６７.６７ ４６６.１０ －０.３４

８ ８.６ １.５ ９.４３ ９.４２ －０.０６ ４３３.２３ ４３３.０１ －０.０５
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１.３　 油液流量损失模型

减振器工作过程中的油液损失主要包括两部分:油液

压缩造成的流量损失和油液泄漏造成的流量损失ꎮ 油液

压缩流量损失一般表示为[９]

Ｑｌｏｓｓ ＝
ＶＰ
􀅰

Ｅｏｉｌꎬｅｆｆ
(２)

式中:Ｖ 为工作腔瞬时容积ꎻＰ
􀅰
为油液压强对时间的一阶

导ꎻＥｏｉｌꎬｅｆｆ为包含一定溶解空气的油液有效体积弹性模量ꎬ
表示如下ꎮ

Ｅｏｉｌꎬｅｆｆ ＝
ＥｏｉｌＰ

Ｐ＋εＥｏｉｌ
(３)

式中:Ｅｏｉｌ为油液体积弹性模量ꎻε 为空气在油液中的溶解

率ꎻＰ 为工作腔中的油液压强ꎮ
油液泄漏通常发生在活塞与工作缸内壁之间以及活

塞杆与活塞杆导向座之间ꎬ可以用圆柱环形间隙流体方程

进行表示[４] ꎮ

Ｑｌｅａｋ ＝
πｒｌｃ３１
６ μＬｌ

１＋
３
２

ｅｌ
ｃｌ

æ

è
ç

ö

ø
÷

２
é

ë
êê

ù

û
úú ΔＰ (４)

式中:Ｑｌｅａｋ是泄漏流量ꎻｒｌ为活塞或活塞杆半径ꎻＬｌ为泄漏

流道长度ꎻｃｌ为泄漏间隙ꎻｅｌ为偏心量ꎻμ 为油液动力黏度ꎻ
ΔＰ 为泄漏两端油液压差ꎮ

１.４　 减振器动态模型

复原腔、压缩腔以及储油腔的压力流量方程为[９] :

Ｑｒｅｂ ＝
Ａｒｉｎｇ

Ｌ
２
＋ｘ( )

Ｅｒｅｂｏｉｌꎬｅｆｆ
Ｐ
􀅰
ｒｅｂ＋Ａｒｉｎｇ ｘ

􀅰
(５)

Ｑｃｏｍ ＝
Ａｐｉｓ

Ｌ
２
－ｘ( )

Ｅｃｏｍｏｉｌꎬｅｆｆ
Ｐ
􀅰
ｃｏｍ－Ａｐｉｓ ｘ

􀅰
(６)

Ｑａｕｘ ＝
Ｖａｕｘ
Ｅｏｉｌ
＋
Ｐ
１
γ
ａ０Ｖａ０

Ｐ
１
γ
ａ Ｅｏｉｌ

Ｅｏｉｌ
γＰａ
－１æ

è
ç

ö

ø
÷

é

ë

ê
ê

ù

û

ú
ú
Ｐ
􀅰
ａｕｘ (７)

式中:ｘ、 ｘ
􀅰
为活塞位移和速度ꎻＰｒｅｂ、Ｐｃｏｍ、Ｐａｕｘ分别为复原

腔、压缩腔和储油腔的瞬时压强ꎻＱｒｅｂ、Ｑｃｏｍ、Ｑａｕｘ分别为流

入复原腔、压缩腔和储油腔的油液总流量ꎻＡｐｉｓ为活塞面

积ꎻＡｒｉｎｇ为工作缸内壁与活塞杆之间的环形面积ꎻＬ 为工作

缸长度ꎻＶａｕｘ为储油腔总容积ꎻＰａ为储油腔内空气的瞬时压

强ꎻＶａ０、Ｐａ０分别为减振器完全伸长时储油腔内空气体积和

压强ꎻγ 为绝热常数ꎮ
实际流入 ３个腔室的总流量由通过各个阀的流量和

泄漏流量组成ꎬ表示为:
Ｑｒｅｂ ＝Ｑｄ１－Ｑｆ＋Ｑｌｅａｋｃｏｍ→ｒｅｂ－Ｑ

ｌｅａｋ
ｒｅｂ→ｃｏｍ－Ｑ

ｌｅａｋ
ｒｅｂ→ａｕｘ (８)

Ｑｃｏｍ ＝ －Ｑｄ１＋Ｑｄ２＋Ｑｌｅａｋｒｅｂ→ｃｏｍ－Ｑ
ｌｅａｋ
ｃｏｍ→ｒｅｂ (９)

Ｑａｕｘ ＝Ｑｆ－Ｑｄ２＋Ｑｌｅａｋｒｅｂ→ａｕｘ (１０)
式中:Ｑｆ为复原腔通过阻尼阀流向储油腔的有效流量ꎻＱｄ１
为压缩腔通过活塞单向阀流向复原腔的油液流量ꎻＱｄ２为
储油腔通过底座单向阀流向压缩腔的油液流量ꎻＱｌｅａｋｒｅｂ→ａｕｘ为
复原腔通过活塞杆导向座间隙泄漏到储油腔的油液流量ꎻ
Ｑｌｅａｋｃｏｍ→ｒｅｂ、Ｑ

ｌｅａｋ
ｒｅｂ→ｃｏｍ为复原腔和压缩腔之间通过活塞和工作

缸内壁间隙的泄漏流量ꎮ
减振器两端的橡胶节点具有刚度和阻尼ꎬ工作缸中的

油液也具有刚度ꎬ节点与油液串联后将油液压缩通过阻尼

阀ꎬ从而实现刚度和阻尼串联的减振器工作机制ꎮ 将油液

刚度与节点刚度串联ꎬ并考虑一定的阻尼与其并联ꎬ建立

减振器节点模型ꎮ 完整减振器则模拟为工作缸部分与节

点模型的串联模型ꎬ之间通过活塞连接ꎬ如图 ３所示ꎮ

Preb

katt

catt

koil

Pcomm
Fa

xu

图 ３　 减振器动态模型示意图

减振器输出力 Ｆａ等于节点力:

Ｆａ ＝ ｋｓｔａｔｉｃ(ｘ－ｕ)＋ｃａｔｔ( ｘ
􀅰－ｕ

􀅰
) (１１)

式中: ｕ 为激扰位移ꎻ ｃａｔｔ 为 减 振 器 节 点 阻 尼ꎻ ｋｓｔａｔｉｃ ＝
ｋａｔｔｋｏｉｌ / (ｋａｔｔ＋ｋｏｉｌ)为减振器串联刚度ꎬ其中 ｋａｔｔ为节点刚度ꎬ
ｋｏｉｌ为油液静态刚度ꎮ

设 Ｌ０为压缩腔和复原腔的名义长度ꎬ减振器压缩行

程中 ｋｏｉｌ可表示为

ｋｏｉｌ ＝
ＥｏｉｌＡｐｉｓ
Ｌ０－ｘ

(１２)

减振器复原行程中 ｋｏｉｌ可表示为

ｋｏｉｌ ＝
ＥｏｉｌＡｒｉｎｇ
Ｌ０＋ｘ

(１３)

活塞杆的力平衡方程为

Ｆａ ＝ｍｘ
􀅰􀅰＋(ＰｃｏｍＡｐｉｓ－ＰｒｅｂＡｒｉｎｇ) (１４)

式中:ｍ 为活塞杆等效质量ꎻ ｘ
􀅰􀅰

为活塞杆加速度ꎮ 结合

式(１１)和式(１４)可将减振器激励与响应之间的关系表示为

ｍｘ
􀅰􀅰＋ｃａｔｔ ｘ

􀅰＋ｋｓｔａｔｉｃｘ＝ ｃａｔｔｕ
􀅰＋ｋｓｔａｔｉｃｕ－(ＰｃｏｍＡｐｉｓ－ＰｒｅｂＡｒｉｎｇ)

(１５)
式(５)—式(１０)、式(１５)即为描述减振器动态响应的状态

方程ꎮ

２　 减振器模型的试验验证

利用 ＭＴＳ液压测试系统开展某高速列车抗蛇行减振

器的静态和动态试验ꎬ分别对非线性简化物理模型的静、
动态特性进行对比验证ꎬ试验条件及方法参考 « ＴＢ / Ｔ
１４９１—２００４ » [１３]和«ＢＳ ＥＮ １３８０２—２０１３ 标准» [１４] ꎮ 静态

试验激扰位移幅值 ２５ｍｍꎬ激扰频率 ０.１０~１.２７ Ｈｚꎻ动态试

验激 扰 位 移 幅 值 分 别 为 ０. ５ ｍｍ、 １. ０ ｍｍ、 １. ５ ｍｍ 和

２.０ ｍｍꎬ激扰频率 １ ~ １０Ｈｚꎮ 图 ４( ａ)是静态试验每个频

率的阻尼力平均幅值 Ｆｍｅａｎ与仿真结果的对比ꎬ最大误差

为 ３.６４％ꎻ图 ４(ｂ)是动态试验每个组合工况下的动态阻

尼值与仿真结果之间的相对误差ꎬ最大误差为 ４.７％ꎬ这表

明该减振器非线性简化物理模型具有足够的精确性ꎮ
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图 ４　 仿真与试验结果对比及相对误差

３　 减振器静态阻尼曲线与动态特性
的关系

　 　 选取合理的抗蛇行减振器动态参数是确保高速列车

稳定运行的关键因素ꎬ然而在减振器设计、生产过程中很

难确定减振器静态参数对其动态性能的影响规律ꎮ 本文

基于所建立的油液单向流动式抗蛇行减振器非线性动态

模型ꎬ通过改变静态阻尼曲线的数据点个数、卸荷点位置、
卸荷阻尼力ꎬ分析减振动态参数变化规律ꎬ建立静态和动

态特性的关联ꎮ 减振器动态特征主要考虑动态刚度 Ｋｄ和
动态阻尼 Ｃｄꎬ将减振器简化为弹簧和阻尼串联的 Ｍａｘｗｅｌｌ
模型ꎬ在给定激励频率和激扰幅值下ꎬＫｄ、Ｃｄ分别为:

Ｋｄ ＝
Ｆｍａｘ

ｕｍａｘｃｏｓφ
＝
(Ｆｍａｘｒｅｂ ＋Ｆｍａｘｃｏｍ)
２ｕｍａｘ

１＋ｔａｎ２φ (１６)

Ｃｄ ＝
Ｆｍａｘ
ｘｍａｘω

＝
Ｋｄ

ωｔａｎφ
(１７)

式中:φ 是相位角ꎬＦｍａｘｒｅｂ 、Ｆｍａｘｃｏｍ分别为复原和压缩行程中减

振器受到的最大阻尼力ꎬ取其平均值为 Ｆｍａｘꎻω 为正弦激

励的角速度ꎮ

３.１　 静态阻尼曲线数据点个数与动态参数
的关系

　 　 试验获得的静态阻尼曲线由 １２ 个数据点组成ꎬ卸荷

前有 ８个数据点、卸荷后有 ４ 个数据点ꎮ 如图 ５ 所示ꎬ阻
尼曲线在卸荷点 Ｂ 前后均可分别近似为直线ꎬ关键数据

点有 ３个:坐标原点 Ａ、卸荷点 Ｂ 及速度最大点 Ｃꎮ 在保

留关键数据点的前提下ꎬ分别采用 １２个、７个、３个数据点

线性连接组成静态阻尼曲线ꎮ 对减振器施加位移幅值为

０.５ｍｍ、１.０ ｍｍ和 ２.０ ｍｍ、频率 １~１２Ｈｚ的正弦激扰ꎬ通过

仿真与试验得到的动态刚度和动态阻尼如图 ６ 和图 ７
所示ꎮ
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图 ５　 采用不同数据点个数的静态阻尼特性曲线

由图 ６和图 ７可知ꎬ采用 １２ 个数据点的原始静态阻

尼曲线ꎬ动态特性仿真结果与试验结果最接近ꎬ各个仿真

工况下动态参数误差均小于 ３％ꎻ当静态阻尼曲线数据点

减少到 ７个时ꎬ仿真得到的动态参数相较于 １２ 个数据点

时的误差仅增大不到 １％ꎬ这是因为该曲线虽然减少了

４２％的中间数据点ꎬ但几乎保留了卸荷前后完整的非线性

特征ꎻ将卸荷点前后的静态阻尼曲线完全线性化、仅保留

３个关键数据点时ꎬ虽然仿真的动态刚度 Ｋｄ和动态阻尼

Ｃｄ随激励频率的变化趋势没有改变ꎬ但动态阻尼误差明显

增大ꎬ且激励位移越小误差越大ꎬ激励位移 ０.５ｍｍ下 Ｋｄ和
Ｃｄ最大误差分别达 ８.３％、２４.８％ꎮ 这主要是由于原始静态

阻尼曲线卸荷前的非线性比卸荷后的更明显ꎬ线性化后对

主要工作在卸荷点前的小位移工况影响最大ꎬ因而产生了

激励位移越小误差越大的现象ꎮ
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图 ６　 静态阻尼曲线数据点个数对动态刚度频变特性的影响
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图 ７　 静态阻尼曲线数据点个数对动态阻尼频变特性的影响

３.２　 卸荷点位置对动态参数的影响

图 ８为基于试验获得的静态阻尼曲线ꎮ 在不改变卸荷

点前后阻尼非线性的基础上ꎬ仅改变卸荷点位置ꎬ将卸荷速

度Ｖｎ从 ０.０４ｍ/ ｓ依次提前到 ０.０３ｍ/ ｓ、０.０２ｍ/ ｓ和 ０.０１ｍ/ ｓꎬ即
从 Ａ 点依次提前到 Ｂ、Ｃ 和 Ｄ点ꎮ 基于这 ４条静态阻尼曲线ꎬ
在幅值 ０.５ｍｍ、１.０ｍｍ和 ２.０ｍｍ、频率 １~ １２Ｈｚ 的正弦激扰

下ꎬ动态参数仿真结果如图 ９和图 １０所示ꎮ
从图 ９和图 １０可见ꎬ改变静态阻尼曲线卸荷点位置

同时保留卸荷前后的非线性ꎬ对不同激励幅值下动态参数

频变特性产生了不同的影响:激励幅值 ０.５ｍｍ时ꎬ随着卸

荷点的提前ꎬ卸荷速度 Ｖｎ降低ꎬ动态刚度 Ｋｄ和动态阻尼

Ｃｄ几乎不发生改变ꎬ因为该工况下减振器的工作区间主要

集中在卸荷前的一小段范围内ꎻ激励位移 １.０ｍｍ下ꎬ卸荷

速度 Ｖｎ降低到 ０.０１ｍ / ｓ时ꎬＫｄ、Ｃｄ才在激励频率 ２Ｈｚ处开

始减小ꎬ且减幅随着频率递增ꎬＫｄ较卸荷速度 ０.０４ｍ / ｓ 时
最大减幅达 １４.３％ꎬＣｄ最大减幅达 ４５.７％ꎻ激励位移 ２.０ｍｍ

下ꎬ随着卸荷速度 Ｖｎ的降低ꎬ动态参数 Ｋｄ、Ｃｄ依次从频率

５、２和 １Ｈｚ处开始减小ꎬ且减幅随着激励频率递增ꎬＶｎ从
０.０４ ｍ / ｓ降低到 ０.０１ ｍ / ｓ时ꎬＫｄ和 Ｃｄ的最大减幅分别达

２４.４％和 ６５.１％ꎮ 综合来看ꎬ随着卸荷点的提前ꎬ动态参数减

小ꎬ且卸荷速度越低ꎬ动态参数开始降低对应的频率越小ꎮ
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图 ８　 采用不同卸荷点的静态阻尼特性曲线
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图 ９　 不同卸荷点位置下动态刚度频变特性对比
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图 １０　 不同卸荷点位置下动态阻尼频变特性对比
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􀅰信息技术􀅰 许强ꎬ等􀅰高速列车抗蛇行减振器动态模型及特性研究

３.３　 卸荷阻尼力对动态参数的影响

图 １１ 为基于 ３ 点静态阻尼曲线ꎮ 固定卸荷速度为

０.０３ ｍ/ ｓꎬ仅将卸荷力 Ｆｎ分别设置为 １０ｋＮ、１５ｋＮ、１９ｋＮ、
２５ｋＮ和 ３０ｋＮꎬ从而改变卸荷前的阻尼ꎮ 仿真分析减振器静

态阻尼与动态参数之间的关系ꎬ结果如图 １２和图 １３所示ꎮ
从图 １２和图 １３可见ꎬ随着卸荷力 Ｆｎ的增大ꎬ动态刚

度 Ｋｄ和动态阻尼 Ｃｄ在激励频率 ３Ｈｚ 前后呈现出不同的

变化趋势:在 １ ~ ３Ｈｚ 内ꎬ随 Ｆｎ的增大ꎬＫｄ变化不明显ꎬＣｄ
增大ꎻ在 ４~１２Ｈｚ内ꎬＫｄ、Ｃｄ随 Ｆｎ的增大而显著增大ꎬＫｄ随
频率增加而单调递增ꎬＣｄ则随频率增加单调递减ꎮ 这主要

是由于本工况并未改变卸荷后的静态阻尼特性ꎬ但极大地

改变了卸荷前的阻尼ꎬ随着 Ｆｎ从 １０ ｋＮ 增大到 ３０ ｋＮꎬ卸荷

前的静态阻尼增大了 ２倍ꎬ使得 Ｋｄ和 Ｃｄ随着 Ｆｎ的增大而

增大ꎮ 另一方面ꎬ动态刚度 Ｋｄ和动态阻尼 Ｃｄ在大部分工况

下均随卸荷力 Ｆｎ递增ꎬ且增幅基本不随激励频率发生改

变ꎬ但随着激励幅值的增大而逐渐增大:在激励幅值 ０.５ｍｍ

下ꎬＦｎ增大 ２倍时ꎬＫｄ平均增幅达 １６.７％、Ｃｄ平均增幅达

７２.８％ꎻ在激励幅值 １.０ ｍｍ 下ꎬＦｎ增大 ３ 倍时ꎬＫｄ平均

增幅达 ２０.８％、Ｃｄ平均增幅达 １１１.６％ꎻ在激励幅值 ２.０ｍｍ
下ꎬＦｎ增大 ３ 倍时ꎬＫｄ平均增幅达 ３５.０％、Ｃｄ平均增幅达

１８９.２％ꎮ
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图 １１　 采用不同卸荷阻尼力的静态阻尼曲线
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图 １２　 卸荷阻尼力对动态刚度的影响
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图 １３　 卸荷阻尼力对动态阻尼的影响

４　 结语

１)建立了油液单向流动式抗蛇行减振器非线性动态

模型ꎬ采用静态阻尼曲线替代阻尼阀动态响应ꎬ简化单向

阀模型为常通孔ꎬ并考虑了活塞等效质量以及橡胶节点串

联刚度和阻尼ꎬ不仅提高了计算效率、减少了模型参数ꎬ而
且仿真结果与试验误差不超过 ５％ꎮ 模型考虑静态阻尼

曲线、减振器几何参数和节点刚度ꎬ能够准确模拟动态特

性ꎬ非常适用于高速列车动力学参数优化ꎮ
２)减振器静态阻尼曲线在卸荷前的非线性特征明

显ꎬ对主要工作在卸荷点前区间的小位移工况影响显著ꎬ
忽略卸荷点前的拐点会使 ０.５ ｍｍ激扰幅值下动态刚度和

动态阻尼的最大误差从小于 ３％分别增大到 ８. ３％和

２４.８％ꎮ
３)保持卸荷前后的静态阻尼曲线斜率不变ꎬ随着卸

荷速度增大ꎬ大于某个激扰幅值和频率后ꎬ动态刚度和动

(下转第 １００页)
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􀅰信息技术􀅰 周诗雨ꎬ等􀅰几何因素对蜂窝夹层构件固化变形的影响研究

较分析各几何因素对最大变形量的影响程度和趋势ꎬ并获

取最优几何参数组合ꎬ根据表 ５ 中的 Ｋｉ 随着回弹角随各

因素的变化趋势可知ꎬ随着 Ｘ 的变化ꎬ当蜂窝靠近 Ｌ 型构

件的圆角时ꎬ构件的回弹角较小ꎮ 当蜂窝逐渐远离构件圆

角时ꎬ回弹角先增大后减小ꎮ 随着 Ｄ 逐渐增大ꎬ构件的回

弹角逐渐减小ꎮ 随着 Ｈ 逐渐增大ꎬ构件的回弹角先逐渐

增大ꎬ后逐渐减小ꎮ 结合表 ５中各几何因素对回弹角的影

响程度比较ꎬ选择最优几何参数组合为:蜂窝相对圆角的

距离为 ０ｍｍꎬ蜂窝倒角为 ３０°ꎬ蜂窝厚度为 ２０ｍｍꎬ即为正

交实验中的方案 ３ꎮ

４　 结语

１)将蜂窝等效理论应用到复合材料蜂窝夹层构件的

固化变形分析中ꎬ通过有限元软件模拟了构件的固化成型

过程ꎬ该仿真结果与实验结果的最大误差为 １３.５％ꎬ平均

误差为 ９.５％ꎮ
２)蜂窝倒角对 Ｌ型蜂窝夹层构件固化变形具有显著影

响ꎮ 随着蜂窝位置逐渐远离圆角ꎬ回弹角先增大后减小ꎬ在
１０ｍｍ处最大ꎻ随着蜂窝倒角逐渐增大ꎬ回弹角逐渐减小ꎮ
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态阻尼均会增大ꎬ但低于该激扰频率和幅值时不受影响ꎻ
激扰幅值越大ꎬ受影响的频率范围越宽ꎮ 激扰幅值

２.０ ｍｍ、卸荷速度从 ０.０１ｍ / ｓ增大到 ０.０４ ｍ / ｓ 时ꎬ动态刚

度和动态阻尼的最大差异分别增加 ２４.４％和 ６５.１％ꎮ
４)保持卸荷速度不变ꎬ增大静态阻尼曲线卸荷力ꎬ动

态阻尼显著增大ꎬ激励频率大于 ４Ｈｚ 后动态刚度也明显

增大ꎬ且增幅随着激励幅值的增大而增大ꎮ 卸荷力增大 ２
倍时ꎬ激励幅值 ０.５ ｍｍ的动态刚度平均增幅 １６.７％、动态

阻尼平均增幅 ７２. ８％ꎬ激励幅值 ２. ０ ｍｍ 时则分别达到

３５.０％和 １８９.２％ꎮ
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