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新型单筒双活塞式阻尼可调减振器的设计研究
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摘要：【目的】 针对传统减振器固定阻尼特性无法适配多路况行驶需求的问题，设计一种新型单

筒双活塞式阻尼可调减振器，解决现有单筒减振器阻尼力储备不足、外置调节阀结构冗余的缺陷，

为越野车辆悬架减振器优化设计提供参考。【方法】 首先，推导减振器压缩与复原行程的阻尼力数

学模型，为阻尼特性量化分析提供依据；其次，建立减振器内部流场三维流体模型，采用标准 k-ε

模型完成流场仿真，获取不同工况下的阻尼特性仿真结果；然后，搭建减振器阻尼特性专用试验

平台，完成不同加载速度、调节挡位下的示功特性与速度特性试验；最后，对比仿真与试验数据，

验证结构设计的可行性。【结果】 结果表明，仿真与试验结果吻合良好，最大相对误差为 13. 22%；

压缩行程中阻尼力最大动态范围为 2. 16 kN，峰值输出达 7. 05 kN；复原行程中阻尼力最大动态范

围为 2. 57 kN，最大输出为 5. 97 kN；该结构通过双活塞协同工作机制与内置 4 挡位调节阀，实现

阻尼力宽范围分级调节，有效提升减振器多工况适应性。
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0 引言

悬架系统直接决定车辆的乘坐舒适性与操纵稳

定性[1-2]。传统的被动悬架受固定刚度、阻尼参数限

制，无法适配复杂多变的行驶工况[3-4]；而主动悬架

可实现全工况性能优化，但存在结构复杂、成本高

昂的缺陷，仅在少量高端车型中得到应用[5]。半主动

悬架可通过阻尼参数的动态调节兼顾车辆舒适性与

操纵稳定性，兼具结构简单、控制灵活、成本可控

的优势，成为车辆悬架领域的研究热点[6-8]。其中，

阀控式阻尼可调减振器可通过阀口开度调节实现阻

尼力分级/连续调控，可有效适配不同路况需求，包

括许多豪华轿车[9]、摩托车[10]、军用车辆[11]、直升

机[12]、火车[13]、铁路[14]和汽车座椅的悬架系统[15]。

国内外学者围绕可调阻尼减振器开展了大量研
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究。范圣平等[16]设计了含机械整流装置的电磁减振

器，通过结构整流与外接电路参数调节实现阻尼特

性调控，并通过理论建模与试验验证了方案的可行

性。邵俊捷等[17]基于抗蛇行减振器性能退化数据建立

整车动力学模型，分析了阻尼参数对车辆动力学性能

的影响规律，结果表明适当提升阻尼水平可增强车辆

行驶稳定性。Tvrdić等[18]提出了再生式液压减振器原

型结构与动态强度计算方法，仿真结果表明该结构可

实现 526 W 的最大再生功率与 224 W 的平均再生功

率。万快弟[19]设计了一种带有外部连续阻尼控制（Con⁃
tinuous Damping Control, CDC）阀门的阻尼器，建立阻

尼力数学模型并完成仿真验证，结果表明该结构可获

得平滑无畸变的示功特性与速度特性，但外置阀存在

安装空间需求大、集成度低的缺陷。Xia等[20]对新型

CDC减振器的结构特性开展研究，将电磁阀节流特性

等效为节流孔模型，未对阀口内部流场特性开展详细

分析。Ren等[21]基于CDC减振器试验数据，设计了混

合动力控制算法以协调车辆操纵稳定性与乘坐舒适

性。谢方伟等[22]建立了比例阀 Simulink仿真模型，分

析了关键参数对阀系动态特性的影响，但电磁阀式减

振器需配套多传感器与控制器，存在系统复杂度高、

故障率高、维护成本高的问题。

综上可知，现有可调阻尼减振器研究仍存在显

著技术缺口。单筒式减振器受单一活塞结构制约，

普遍存在阻尼力储备不足的问题；外置阀式结构存

在集成度低、安装空间需求大的缺陷；电磁阀式调

节方案存在系统复杂、成本偏高的问题，难以适配

越野车辆等对大阻尼输出、高集成度及高可靠性具

有严苛要求的应用场景。

针对上述技术缺口，在传统单筒减振器结构基

础上，提出一种单筒双活塞内置阀控式阻尼可调减

振器结构。通过增设底部活塞构建双活塞协同阻尼

调控机制，显著提升阻尼力输出能力；将多挡位机

械式调节阀集成于活塞杆内部，在不增加外部结构

尺寸且无需额外配套控制系统的前提下，实现阻尼

力分级调节。

与传统减振器相比，该新型结构具有以下主要

优势：①通过引入底部阀门系统，可有效提升阻尼

力，增强悬架系统的稳定性与控制性能；②通过内

置调节阀实现阻尼力可调，可使减振器能够适应不

同工况与使用需求。为验证所提出结构的可行性与

性能优势，在不同负载、速度及挡位条件下对新型

减振器进行了试验，并分析了相关参数对其动态特

性的影响。结果表明，该结构具有良好的阻尼调节

能力与工程可靠性。此外，该结构具有较强的可扩

展性，为自适应越野车辆悬架、起落架及减振悬架

系统的开发提供了新的设计思路。

1 单筒双活塞式阻尼可调减振器结构设计

1. 1　减振器整体结构设计

传统单筒减振器受单一活塞结构制约，普遍存

在阻尼力储备不足、阻尼特性单一的技术瓶颈。越

野车辆的多元化应用场景，对悬架减振器的阻尼调

节范围、大阻尼输出能力及工况适应性均提出了更

为严苛的要求。

基于上述要求，提出双活塞协同工作机制。在

传统单筒减振器基础上增设底部活塞，提升阻尼力

输出上限；同时结合内置调节阀，实现阻尼力多挡

位调节。所设计的内置阀控式单筒双活塞阻尼可调

减振器，整体结构由上下吊环组件、主活塞、油封、

导向器、底部活塞、工作缸、高压氮气补偿组件、

活塞杆、内置调节阀等核心部件组成，其结构示意

图如图1所示。

图1　单筒双活塞式阻尼可调减振器结构示意图

Fig. 1　Structural schematic diagram of the mono-tube double-

piston damping adjustable shock absorber

1. 2　内置调节阀结构设计

所设计减振器通过调节内置调节阀的阀口开度，

实现阻尼特性的精准调控，其内置调节阀结构如图 
2 所示。通过旋转调节旋钮，经精密螺旋副将旋转运

动转换为调节阀杆的轴向位移，可直接改变调节阀

芯的有效节流面积，进而实现阻尼力的分级调节。

O型密封圈可保证阀门在各类工况下的密封性，

防止油液泄漏，保障系统安全高效运行。复位弹簧

的核心作用是提供复位力，当外部操作力消失时，

可迅速将阀芯复位至初始位置。

调节阀共设计 4 个调节挡位，依次对应公路行

驶、轻度越野、中度越野、高强度越野 4 类典型工
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况。各挡位通过改变阀芯轴向位移形成差异化有效

节流面积，同时兼顾调节操作便利性、结构运行可

靠性与工程实际适用性。

图2　减振器内置调节阀结构示意图

Fig. 2　Structural schematic diagram of the built-in regulating valve 

of the shock absorber

1. 3　单筒双活塞式阻尼可调减振器工作原理

减振器的工作过程分为压缩行程与复原行程，

两个行程的油液流动路径如图3所示。其中，红色箭

头指示压缩行程的油液流动方向，蓝色箭头指示复

原行程的油液流动方向。

压缩行程中，活塞下移导致压缩腔容积减小，

迫使腔内部分油液流出。油液的主要流动路径分为

以下3种：

1）流通阀路径：部分油液经主活塞上的流通阀

流入复原腔，通过节流效应产生阻尼力。

2）压缩阀路径：部分油液经底部活塞上的压缩

阀流入补偿腔，通过节流效应产生附加阻尼力。

3）调节阀路径：部分油液经活塞杆内置的阻尼

调节阀流入复原腔，通过调节阀口节流面积的改变

调控阻尼力大小。

与此同时，活塞杆进入工作缸导致腔内有效容

积减小，推动浮动活塞向上移动，压缩气室中的氮

气以补偿容积变化，确保系统压力稳定。

复原行程中，活塞上移导致复原腔容积减小、

压缩腔容积增大，迫使复原腔内部分油液流入压缩

腔。油液的主要流动路径分为以下3种：

1）复原阀路径：部分油液经主活塞上的复原阀

流入压缩腔，通过节流效应产生阻尼力。

2）调节阀路径：部分油液经活塞杆内置的阻尼

调节阀流入压缩腔，通过调节阀口开度调控阻尼力

大小。

3）补偿阀路径：补偿腔内油液经底部活塞上的

补偿阀流入压缩腔，补充压缩腔的容积增量，防止

出现空程现象。

活塞杆移出工作缸使得腔内有效容积增大，高

压氮气驱动浮动活塞向下移动，通过气室容积变化

补偿腔室总体积的变化，避免因充油不及时引发的

阻尼特性畸变。

2 减振器数学模型建立

2. 1　压缩行程下减振器数学模型

压缩行程的阻尼力主要由阻尼调节阀、主活塞

流通阀及底部活塞压缩阀协同产生，对应的油液流

动简化模型如图 4 所示。P1、P2、P3 分别为复原腔、

压缩腔和补偿腔内的油液压力；P4为气室内的气压。

根据筒式减振器结构原理，油液从压缩腔流向

复原腔的总流量Q1可表示为

Q1 = ( Ap - A r )vy1 = π
4 (d2p - d2r )vy1 （1）

式中，Ap 为活塞横截面积；A r 为活塞杆横截面积；

vy1 为活塞运动速度；d  p 为活塞直径；d  r 为活塞杆直

径；阀片在油液压力下发生变形，从而可形成节流

缝隙。因此，通过流通阀处的油液流量Q11可表示为

Q11 = πδ3
l ΔP21f6μln (R lf /r lf ) （2）

式中，δ  
l为流通阀阀片的变形挠度；ΔP21f 为油液流

经流通阀产生的压力损失；μ为减振器油液的运动学

黏度；R lf、r lf分别为流通阀最大阀片的外径和内径。

通过调节阀处的油液流量Q12可表示为

Q12 = CdS
2ΔP21t
ρ

（3）
式中，Cd为流量系数；ΔP21t为调节阀内、外压力差；

S为调节阀有效节流面积；ρ为减振器内油液密度。

Q1与通过调节阀的油液流量Q12和通过流通阀的

油液流量Q11之间存在如下关系：

Q1 = Q11 + Q12 （4）

图3　减振器工作行程油液流动示意图

Fig. 3　Schematic diagram of the oil flow in working stroke of the 

shock absorber
图4　减振器压缩行程油液流动简化模型

Fig. 4　Simplified model of oil flow in compression stroke of the 

shock absorber

3



根据图4所示减振器油液流动情况，压缩腔与复

原腔之间的压差 ΔP21 与油液流经其他阻尼元件所产

生的压力损失间存在如下关系：

ΔP21 = ΔP21f = ΔP21t （5）
经压缩阀从压缩腔流向补偿腔的油液流量 Q2 计

算式为

Q2 = πδ3y ΔP23

6μln Ryf
ryf

（6）

式中，δ  y 为压缩阀阀片的变形挠度；ΔP23 为压缩腔

与补偿腔之间的压差；Ryf、ryf 分别为压缩阀最大阀

片的外径和内径。根据筒式减振器的结构原理，流

量 Q2 同时与活塞杆进入主筒内的体积有关。因此，

Q2的另一表达式为

Q2 = A r vy1 = π
4 d2r vy1 （7）

压缩行程中，活塞杆进入工作缸导致气室容积

减小，根据理想气体状态方程，气室压力P4为

P4 = P0V0
V0 - (π/4)d2r vy1 ty

（8）
式中，P0 为气室初始状态内的气压；V0 为气室初始

体积；ty为活塞杆向下运动的时间。由于浮动活塞向

下移动不会造成压力损失，即P3 = P4，则有

P2 = P4 + ΔP23 （9）
对减振器活塞进行受力分析，可得减振器在压

缩行程中产生的阻尼力Fy的表达式为

Fy = ( Ap - A r )ΔP21 + A r (P4 + ΔP23 ) （10）
2. 2　复原行程下减振器数学模型　

复原行程中，阻尼力由阻尼调节阀、主活塞复

原阀、底部活塞补偿阀协同产生，油液流动简化模

型如图5所示。

图5　减振器复原行程油液流动简化模型

Fig. 5　Simplified model of the oil flow in rebound stroke of the 

shock absorber

节流特性计算方法与压缩行程一致，复原行程

中活塞杆移出工作缸导致气室容积增大，气室压

力P4为

P4 = P0V0
V0 + (π/4)d2r v f1 t f

（11）
式中，t f为活塞杆向上运动的时间。

减振器在复原行程中产生的阻尼力F f可表示为

F f = ( Ap - A r )ΔP12 - A r (P4 - ΔP32 ) （12）
3 内部流场有限元模型构建与求解

3. 1　流体有限元分析模型

进行内流场分析时，采用标准 k-ε模型，利用三

维建模软件完成复原阀、流通阀、压缩阀及补偿阀

的结构建模，如图 6 所示。将模型导入流体仿真软

件，采用四面体非结构化网格进行划分，对节流孔、

阀片缝隙等关键流动区域进行网格加密处理，其网

格模型如图7所示。

（a）复原阀

（b）流通阀

（c）压缩阀 （d）补偿阀

图6　减振器阀系结构三维模型

Fig. 6　Three-dimensional model of the shock absorber valve system
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仿真过程中，主活塞、活塞杆、调节阀杆等结

构的材料均设置为结构钢；油液设置为黏性不可压

缩理想液体，忽略油液中可能存在气泡引发的空穴

影响，其运动黏度为12 mm2/s，密度为880 kg/m3。

（a）复原阀

（b）流通阀

（c）压缩阀 （d）补偿阀

图7　减振器阀系流场网格模型

Fig. 7　Mesh model of the shock absorber valve system flow field

采用速度入口边界条件，假设出口边界处流体已

充分发展，采用自由出流边界条件。实际工况中壁面

边界通常为固定约束，因此模型中壁面边界采用无滑

移壁面边界条件，其边界条件设置如图8所示。

图8　流场仿真边界条件设置示意图

Fig. 8　Schematic diagram of the boundary condition setting for flow 

field simulation

采用 Coupled 算法实现压力-速度耦合求解。通

过调整入口速度参数，完成不同工况下的流场仿真

计算。

3. 2　有限元仿真结果分析

图 9（a）所示为采用颜色与流线表征的减振器流

通阀区域流场速度分布。速度流线图中，颜色由蓝

色过渡至红色对应流速由低到高的变化。由图 9（a）
可知，油液流经阻尼孔时，流通截面积骤减导致流

速急剧升高，在阀口进出口局部区域形成漩涡；经

阻尼孔射出的射流束在下游区域发散掺混并形成强

湍流，流经一定距离后流场逐渐趋于均匀。

（a）速度流线图 （b）压力分布图

图9　1.048 m/s入口速度下流通阀流场仿真结果

Fig. 9　Flow field simulation results of the flow valve at 1.048 m/s 

inlet velocity

图 9（b）所示为流通阀区域的油液压力分布云图。

云图中红色与蓝色分别表征高压区与低压区，由图 9
（b）可知，节流缝隙附近过流截面积发生突变，引发

流体压强急剧变化，在阀片两端形成显著压力梯度；

在入口速度为 1. 048 m/s的工况下，流通阀上、下腔

室的压差可达 4. 2 MPa。该现象产生的根本原因是油

液流经阻尼孔时流通面积突变，使得阀片两端形成

显著压差，进而导致油液速度与动压力急剧升高。

上述压力场分布结果与前述速度场特征相互印证，

共同揭示了节流位置的能量转换规律与流动特性。

为探究流通阀节流缝隙在不同入口流速下的流

场特性，在保持第 4 挡位不变的条件下，设置

1. 048、0. 524、0. 393、0. 262、0. 131、0. 052 m/s共
6组入口流速开展仿真分析，所得压强云图如图10所

示。由图 10可知，入口流速与流通阀上游高压区的

压强及分布范围成正相关，该规律源于流体动能向压

力能的转化；节流缝隙处的压力梯度随流速升高显著

增大，而下游低压区的分布形态无明显变化。
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（a） 1.048 m/s       （b） 0.524 m/s       （c） 0.393 m/s  

（d） 0.262 m/s       （e） 0.131 m/s       （f） 0.052 m/s  
图10　不同入口速度下流通阀压力分布云图

Fig. 10　Pressure distribution contour plot of the flow valve under 

different inlet velocities

3. 3　减振器阻尼特性仿真结果

通过对内置阀控式单筒双活塞阻尼可调减振器的

内部流场开展有限元仿真分析，能够获取各腔室间的

压差，进而计算得到减振器的阻尼力大小。由式（10）
和式（12）计算可知，A r 的值为 490. 625 mm2，Ap - A r
的值为2 335. 375 mm2，A rP4的值为353. 25 N。

基于流固耦合仿真结果，绘制了减振器的速度

特性曲线，如图 11所示。该曲线的上半轴对应复原

行程，下半轴对应压缩行程。

图11　减振器不同挡位速度特性仿真曲线

Fig. 11　Simulation curves of velocity characteristics of the shock 

absorber under different gears

4 减振器阻尼特性试验与分析

4. 1　样机装配

所设计阻尼可调减振器的核心结构尺寸如表1所

示。其中，工作缸采用 20号钢精密钢管加工，活塞

杆与浮动活塞采用冷拉圆钢制造，导向器选用铝合

金，阀片采用弹簧钢，调节阀芯采用锰黄铜，关键

密封部位采用氟橡胶 O 型密封圈。依据上述设计尺

寸加工并装配减振器样机，样机实物如图 12、图 13
所示。

表1　减振器基本尺寸参数

Tab. 1　Basic dimension parameters of the shock absorber

活塞直径Dp1/mm

活塞杆直径Dr/mm

60

25

参数 值

底部活塞直径Dp2/mm

浮动活塞直径D f/mm

吊环内直径Dr1/mm

吊环外直径Dr2/mm

调节阀杆直径Da/mm

工作缸内直径Ds1/mm

工作缸外直径Ds2/mm

工作缸长度Ls/mm

氮气罐直径D t/mm

氮气罐长度L t/mm

最大拉伸长度Lmax/mm

最大压缩长度Lmin/mm

工作行程L  /mm

40

54. 8

30

46

5

60

65

410

61

214. 5

787±3

572±3

215

参数 值

图12　单筒双活塞阻尼可调减振器结构设计图

Fig. 12　Structural design drawing of the mono-tube double-piston 

damping adjustable shock absorber

图13　单筒双活塞阻尼可调减振器实物图

Fig. 13　Physical picture of the mono-tube double-piston damping 

adjustable shock absorber

4. 2　试验平台

试验采用美国MTS公司生产的MTS-850. 25型减

振器专用电液伺服试验台，试验台布置如图14所示。

其主要性能指标如下：

1）作动缸活塞杆直径：80 mm。

2）测试空间（作动缸端头至载荷传感器）：160~
1 560 mm。

3）框架动态载荷能力：50 kN。

4）作动缸行程：250 mm。

5）激振频率：0. 1~20 Hz。
6）蓄能器（压力和回油）：19 L。
7）位移传感器：测量精度为±0. 1%。

8）拉压力传感器：测量精度为±0. 005%。

4. 3　示功特性试验

依据行业标准[23]，参照表 2所列参数设定试验工

况，开展示功特性试验。
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图14　MTS-850.25型减振器专用试验台结构示意图

Fig. 14　Schematic diagram of the MTS-850.25 type special shock 

absorber test bench

将自研内置阀控式单筒双活塞阻尼可调减振器调

至1挡时，调节阀有效过流面积达到最大值，减振器

输出阻尼力最低。图 15（a）所示为基于试验数据绘

制的 1 挡示功特性曲线。挡位升高时，调节阀节流

面积逐步减小，减振器阻尼力随之增大。图 15（b）、

图 15（c）、图 15（d）依次对应挡位 2、挡位 3、挡位 4
的示功特性曲线图。

表2　示功试验激励函数参数

Tab. 2　Excitation function parameters of the indicator test

试验行程/mm

100

100

100

100

100

100

100

试验速度/（m/s）

0. 026

0. 052

0. 131

0. 262

0. 393

0. 524

1. 048

转速/（min-1）

5

10

25

50

75

100

200

对比图 15中不同挡位、不同运动速度下的阻尼

力特性曲线可知，当运动速度为 0. 524 m/s时，示功

特性曲线形态饱满，减振器耗能效果突出。该特性得

益于氮气补偿装置可靠工作，优异的容积补偿能力有

效优化了减振阻尼性能；随挡位逐级升高，最大压缩

阻尼力与最大复原阻尼力同步增大，证明该单筒阻尼

可调减振器阻尼力调节可控性良好。

在高速工况（1. 048 m/s）下，示功特性曲线出现

饱满度下降、曲线偏移等非理想现象，主要诱因有三

点：① 高频高速加载时阀片开启、回弹存在迟滞

效应，造成加载、卸载阶段阻尼力响应不同步 [24]；

②油液在节流孔与环形通道内高速流动产生显著惯

性效应与局部压降[25]；③ 氮气补偿系统在高速激励

下存在响应滞后[26]。多重因素叠加，致使高速工况

示功曲线偏离理想形态。后续优化可从两方面开展：

优化阀系结构以削弱油液流动迟滞；选用流动特性

更优的阻尼油降低流道阻力，缓解环形通道空程问

题，改善示功曲线饱满程度。

（a）挡位1

（b）挡位2

（c）挡位3

（d）挡位4

图15　减振器不同挡位示功特性曲线

Fig. 15　Indicator characteristic curves of the shock absorber under 

different gears

本次试验采用直接记录法测试减振器速度特性，

力-速度曲线可直观反映减振器核心性能。曲线主轴

斜率代表等效阻尼，是评判特定运动速度下减振效

果的关键指标。随挡位提升，力-速度曲线斜率同步

增大，说明等效阻尼随挡位升高逐步提升，不同加

载工况下均呈现相同变化规律。由此证明，该内置

阀控式单筒双活塞阻尼可调减振器的非线性动态滞
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后特性在各类试验条件下表现稳定，对应测试结果

如图16~图18所示。

（a） 0.026 m/s

（b） 0.052 m/s

图16　低速工况下减振器各挡位速度特性曲线

Fig. 16　Velocity characteristic curves of the shock absorber under 

low speed and different gears

（a） 0.131 m/s

（b） 0.262 m/s

（c） 0.393 m/s

（d） 0.524 m/s

图17　中速工况下减振器各挡位速度特性曲线

Fig. 17　Velocity characteristic curves of the shock absorber under 

medium speed and different gears

图18　1.048 m/s高速工况下减振器各挡位示功特性曲线

Fig. 18　Indicator characteristic curves of the shock absorber under 

1.048 m/s high speed and different gears

图16所示为低速下各挡位速度特性。由图16（a）
可知，在加载速度 0. 026 m/s工况下，压缩阻尼力Fy
从挡位 1的 188. 41 N增大至挡位 4的 407. 22 N，动态

调节范围为2. 16；复原阻尼力F f从挡位1的153. 84 N
增大至挡位 4的 395. 32 N，动态调节范围接近 2. 57。
图 16（b）所示为加载速度 0. 052 m/s 时该内置阀控式

单筒双活塞阻尼可调减振器动态特性随挡位的变化

规律。由图 16（b）可知，在此条件下，当挡位 1变化

到挡位 4 时，压缩阻尼力 Fy 的范围从 287. 38 N 增加

到 573. 23 N，复原阻尼力 F f 从 259. 26 N 增加到

537. 60 N。上述数值变化直观体现了减振器不同挡位

的耗能水平，两组工况对应的动态调节范围分别为

1. 99和2. 07，表明挡位越高，减振器的能量耗散效率

越高。。此外，图16呈现出明确规律：阻尼力随加载

速度提升而增大。由此可知，该减振器的阻尼力同时

受挡位与运动速度影响，具备典型的速度相关特性。

图 17 所示为中速工况下各挡位速度特性。由

图 17（a）可知，在此加载条件下，挡位从 1到 4变化

时，压缩阻尼力Fy处于637. 27~1107. 31 N，动态调节

范围为1. 73；复原阻尼力F f 处于557. 68~1028. 99 N，

动态调节范围为1. 85。由图17（b）可知，当加载速度

8
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为 0. 262 m/s 时，随着挡位 1 升高到挡位 4，压缩阻

尼力 Fy 由 1 484. 98 N 增大至 1 985. 78 N，复原阻尼

力 F f 由 1 068. 46 N 增大至 1 801. 71 N，动态调节范

围分别为 1. 34和 1. 69。力-速度曲线图的斜率则随着

挡位的升高而增大。由图 17（c）可知，当加载速度为

0. 393 m/s 时，Fc 由 2 425. 43 N 增大至 3 012. 78 N，

F r由 1 643. 99 N增大至 2 506. 24 N，动态调节范围分

别为 1. 24 和 1. 52。本结构在设计时使 Fy 略大于 F f，

该配置可让车辆在承受振动时更高效地吸收振动能

量，降低颠簸感，有效提升驾乘舒适性。由图 17（d）
可知，当加载速度为 0. 524 m/s时，Fy 在 3 089. 69 N
到 3 962. 36 N 之 间 变 化 ， F f 在 2 213. 97 N 到

3 348. 39 N 之间变化，动态调节范围分别为 1. 28 和

1. 51。综合各组试验结果可知，阻尼力随加载速度

与调节挡位的升高而增大。实际使用过程中，可根

据路面状况、行驶车速、车载载荷等条件调整挡位，

实现阻尼特性调控，从而适配不同行驶工况。

图 18所示为内置阀控式单筒双活塞阻尼可调减

振器在加载速度为1. 048 m/s的力-速度特性。该工况

下减振器综合性能表现优异，压缩阻尼力最大值 Fy
可 达 704 7. 43 N， 复 原 阻 尼 力 最 大 值 F f 可 达

5 974. 87 N，充分体现了减振器在高载荷条件下优异

的承载能力。试验过程中还可观察到，减振器力输

出响应迅速，表明其具备良好的动态响应特性，该

性能对于需快速应对外部冲击与振动的使用场景至

关重要。同时，图 18测试数据也完整反映了减振器

在极限工况下的工作表现。通过最大阻尼力指标，

可有效评估产品在极端工况下的安全水平与运行可

靠性，进而保障减振器在实际应用中稳定工作、长

久服役。

为验证第4节仿真模型的准确性，将不同加载速

度下实测的最大阻尼力与仿真计算结果进行对比分

析。数据表明，该内置阀控式单筒双活塞阻尼可调

减振器在各工况下，仿真结果与试验结果的整体变

化趋势基本一致，最大相对误差为 13. 22%。该误差

主要来源于三个方面：① 理论建模与流场仿真过程

中，对工作缸弹性变形、油液温升、微小泄漏等非

线性因素进行了简化处理[27]。② 仿真中将油液视作

理想流体，与油液实际复杂流动状态存在差异[28]。

③样机加工与装配环节存在不可避免的制造误差，

同时阀片预紧力也存在偏差[29]。尽管存在上述误差，

该仿真模型仍可较好地反映减振器阻尼特性的变化

规律，能够应用于工程设计与产品性能评估工作。

5 结论

在传统单筒减振器结构基础上，设计了一种新

型单筒双活塞内置阀控式阻尼可调减振器，通过理

论建模、流场仿真与台架试验，系统分析了其阻尼

特性与调节性能，得到如下结论：

1）所设计的双活塞协同工作结构可有效提升阻

尼力输出能力，压缩阻尼力最大值Fy达 7. 05 kN，复

原阻尼力最大值F f 达 5. 97 kN；内置 4挡位调节阀可

实现阻尼力的宽范围分级调节，压缩行程最大动态

范围达 2. 16 kN，复原行程最大动态范围达 2. 57 kN，

可有效适配不同路况的行驶需求。

2）建立的阻尼力数学模型与流场仿真模型可准

确预测减振器的阻尼特性，仿真与试验结果吻合良

好，全工况最大相对误差为 13. 22%，可为同类阀控

式减振器的性能分析提供支撑。

3）减振器示功曲线饱满，速度特性平滑，阻尼

力随挡位与速度的变化规律稳定，具备良好的动态

响应特性与工程可靠性，可有效应用于越野车辆悬

架系统，提升车辆的乘坐舒适性与复杂路况下的操

纵稳定性。
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adjustable shock absorber
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Abstract: [Objective] The fixed damping characteristics of traditional shock absorbers cannot meet the driving 

requirements of multiple road conditions. A novel mono-tube double-piston damping adjustable shock absorber was designed to 

solve the defects of insufficient damping force reserve and redundant external control valve structure in existing mono-tube 

shock absorbers, and to provide reference for the optimal design of off-road vehicle suspension shock absorbers. [Methods] 

Firstly, the mathematical models of damping force in compression and rebound strokes of the shock absorber were derived to 

provide a basis for quantitative analysis of damping characteristics. Secondly, a three-dimensional fluid model of the internal 

flow field of the shock absorber was established, and the flow field simulation was completed by using the standard k-ε model to 

obtain the simulation results of damping characteristics under different working conditions. Then, a special test platform for 

damping characteristics of the shock absorber was built, and the tests of indicator characteristics and velocity characteristics 

under different loading speeds and adjustment gears were completed. Finally, the simulation and test data were compared to 

verify the feasibility of the structural design. [Results] The results show that the simulation results are in good agreement with 

the test results, and the maximum relative error is 13.22%. In the compression stroke, the maximum dynamic range of damping 

force is 2.16 kN, and the peak output reaches 7.05 kN; in the rebound stroke, the maximum dynamic range of damping force is 

2.57 kN, and the maximum output is 5.97 kN. The structure can realize wide-range step adjustment of damping force through the 

double-piston cooperative working mechanism and the built-in 4-gear regulating valve, and effectively improve the multi-

working condition adaptability of the shock absorber.

Key words: Single-cylinder shock absorber; Adjustable damping shock absorber; Variable damping; Indicator 

characteristics; Velocity characteristics; Dynamic range （编辑：李凯阳）

11


