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摘要：从理论上研究了局部节流损失、沿程节流损失、起始段填充和常通孔等影响因素，建立了减振器开阀后的节

流公式。研究了阀片与弹簧座的 ３种接触方式：集中接触、部分受液压作用的分布接触和全部受液压作用的分布

接触，并基于板壳理论建立了相应的阀片变形计算公式。完成了阻尼力 速度特性测试，获得了节流通道的压力

速度特性曲线，验证了瞬态双向流固耦合分析的仿真结果；采用流固耦合仿真分析了阀片应力和位移分布、筒内流

场分布及其变化特点，与 Ｊａｖａ数值计算的理论结果吻合。

关键词：车辆减振器　节流计算　变形计算　流固耦合

中图分类号：Ｕ４６４３３；Ｏ３２２ 文献标识码：Ａ 文章编号：１０００１２９８（２０１３）１２００２９０７

ＤｅｓｉｇｎａｎｄＳｉｍｕｌａｔｉｏｎｏｆＶｅｈｉｃｌｅＳｈｏｃｋＡｂｓｏｒｂｅｒ

ＷｕＹｉｎｇｌｏｎｇ１　ＺｈａｏＨｕａ１　ＺｈａｎｇＧｕｏｇａｎｇ２

（１．ＳｃｈｏｏｌｏｆＭｅｃｈａｎｉｃｓａｎｄＥｎｇｉｎｅｅｒｉｎｇ，ＳｏｕｔｈｗｅｓｔＪｉａｏｔｏｎｇＵｎｉｖｅｒｓｉｔｙ，Ｃｈｅｎｇｄｕ６１００３１，Ｃｈｉｎａ

２．ＢａｓｉｃＲｅｓｅａｒｃｈＩｎｓｔｉｔｕｔｅ，ＳｉｃｈｕａｎＮｉｎｇｊｉａｎｇＰｒｅｃｉｓｉｏｎＭａｃｈｉｎｅｒｙＭａｎｕｆａｃｔｕｒｉｎｇＣｏ．，Ｌｔｄ．，Ｃｈｅｎｇｄｕ６１０１０１，Ｃｈｉｎａ）

Ａｂｓｔｒａｃｔ：Ｃｏｎｓｉｄｅｒｉｎｇｔｈｅｌｏｃａｌｈｅａｄｌｏｓｓ，ｔｈｅｆｒｉｃｔｉｏｎａｌｈｅａｄｌｏｓｓ，ｒｏｄｐａｄｄｉｎｇｅｆｆｅｃｔａｎｄｔｈｒｏｔｔｌｅｏｒｉｆｉｃｅ
ｆｌｏｗｅｆｆｅｃｔ，ｓｈｏｃｋａｂｓｏｒｂｅｒｔｈｒｏｔｔｌｅｆｏｒｍｕｌａａｆｔｅｒｔｈｅｖａｌｖｅｏｐｅｎｉｎｇｗｅｒｅａｎａｌｙｚｅｄ．Ｔｈｒｅｅｃｏｎｔａｃｔｔｙｐｅｓ
ｂｅｔｗｅｅｎｖａｌｖｅｄｉｓｃａｎｄ ｓｐｒｉｎｇｓｅａｔｗｅｒｅｉｎｖｅｓｔｉｇａｔｅｄ， ｗｈｉｃｈ ｗｅｒｅｃｉｒｃｕｍｆｅｒｅｎｃｅｌｉｎｅｃｏｎｔａｃｔ，
ｃｉｒｃｕｍｆｅｒｅｎｃｅｓｕｒｆａｃｅｃｏｎｔａｃｔｗｉｔｈｅｎｔｉｒｅｌｙｈｙｄｒａｕｌｉｃｐｒｅｓｓｕｒｅｓｕｂｊｅｃｔｉｏｎ，ａｎｄｃｉｒｃｕｍｆｅｒｅｎｃｅｓｕｒｆａｃｅ
ｃｏｎｔａｃｔｗｉｔｈｐａｒｔｉａｌｌｙｈｙｄｒａｕｌｉｃｐｒｅｓｓｕｒｅｓｕｂｊｅｃｔｉｏｎ．Ｃｏｒｒｅｓｐｏｎｄｉｎｇｖａｌｖｅｄｉｓｃｄｅｆｏｒｍａｔｉｏｎｃａｌｃｕｌａｔｉｏｎｓ
ｗｅｒｅｅｓｔａｂｌｉｓｈｅｄｂａｓｅｄｏｎｔｈｅｔｈｅｏｒｙｏｆｓｈｅｌｌｓａｎｄｔｈｅｆｉｎｉｔｅｅｌｅｍｅｎｔ．Ｔｈｅｔｅｓｔｏｆｄａｍｐｉｎｇｆｏｒｃｅｖｓｖｅｌｏｃｉｔｙ
ｃｈａｒａｃｔｅｒｉｓｔｉｃｗａｓｆｉｎｉｓｈｅｄ，ａｎｄｔｈｅｃｕｒｖｅｏｆｐｒｅｓｓｕｒｅｖｓｖｅｌｏｃｉｔｙｃｈａｒａｃｔｅｒｉｓｔｉｃａｔｔｈｒｏｔｔｌｅｗａｓｏｂｔａｉｎｅｄ．Ｉｔ
ｖｅｒｉｆｉｅｄｔｈｅｒａｔｉｏｎａｌｉｔｙｏｆｔｈｅｔｒａｎｓｉｅｎｔｆｌｕｉｄｓｔｒｕｃｔｕｒｅｉｎｔｅｒａｃｔｉｏｎｓｉｍｕｌａｔｉｏｎ（ＦＳＩ）．Ｔｈｅｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎａｎｄ
ｔｈｅｈｉｓｔｏｒｙｏｆｔｈｅｖａｌｖｅｄｉｓｃｄｅｆｏｒｍａｔｉｏｎａｎｄｔｈｅｆｌｕｉｄｆｉｅｌｄｇａｉｎｅｄｆｒｏｍＦＳＩｓｉｍｕｌａｔｉｏｎｓｃｏｉｎｃｉｄｅｄｗｉｔｈ
Ｊａｖａｎｕｍｅｒｉｃａｌｓｉｍｕｌａｔｉｏｎｆｒｏｍｔｈｅｏｒｅｔｉｃｍｅｔｈｏｄ．
Ｋｅｙｗｏｒｄｓ：Ｖｅｈｉｃｌｅａｂｓｏｒｂｅｒ　Ｔｈｒｏｔｔｌｉｎｇｃｏｍｐｕｔａｔｉｏｎ　Ｄｅｆｏｒｍａｔｉｏｎｃｏｍｐｕｔａｔｉｏｎ　ＦＳＩ

收稿日期：２０１３ ０５ ０５　修回日期：２０１３ ０５ ３０

国家自然科学基金资助项目（１１１７２２４９）
作者简介：吴英龙，博士生，主要从事工程结构仿真研究，Ｅｍａｉｌ：ｌｉｏｎａｌｗｕ＠１２６．ｃｏｍ
通讯作者：赵华，教授，博士生导师，主要从事疲劳和工程结构仿真研究，Ｅｍａｉｌ：ｈｚｈａｏ＠ｈｏｍｅ．ｓｗｊｔｕ．ｅｄｕ．ｃｎ

　　引言

由于结构复杂、油液和阀片的强烈耦合，液压减

振器的设计主要依靠调试完成。目前，吕振华

等
［１～３］

等根据实验初步了解了液压降和某些节流部

位的关系；陈耀钧等
［４～５］

根据流体力学经验公式建

立了减振器内各节流部位流量和压力的数学关系

式，并利用 Ｍａｔｌａｂ等获得了阻尼力曲线。但受试验

手段限制，试验方法尚不能深入了解减振器全部内

在机理；数学仿真是基于节流充分发展的流体力学

经验公式，并不完全适合于减振器复杂的节流环境，

很多流体参数不易获得，或受流场影响，引入的假设

也未经验证。基于有限单元法和有限容积法的流固

耦合仿真设计
［６～７］

，计算理论成熟，适用性强，为解

决复杂的减振器问题提供了有效手段。但流固耦合

仿真分析计算规模大，且不能提供任何形式的表达



式，应用有一定的限制。

合理的减振器节流和阀片变形计算能较好地解

决以上方法的不足。由于减振器节流和阀片变形强

烈耦合，正确推导理论计算公式需先解耦节流计算

和变形计算，或迭代求解节流计算和变形计算。未

建立正确的理论计算公式就进行迭代计算是复杂和

低效的。本文拟在一定假设的基础上建立独立的节

流计算公式和变形计算公式；然后通过试验和流固

耦合仿真验证假设的合理性和公式的正确性。

１　减振器设计参数

图 １为 １１８型减振器复原阀系的剖面图。图
中，ｂ为阀片内支点与阀片圆心的距离；ａ为环形槽
外凸缘的内径（平行平板间径向节流通道内径）；ｒ０
为环形槽外凸缘的外径（平行平板间径向节流通道

外径）；ａ１为阀片与弹簧座的最外接触点与阀片圆
心的距离；ｃ为节流阀片的外径。令 ｈ为多片阀片

的等效厚度，由文献［２］可得 ｈ＝
３

∑
ｎ

ｉ＝１
ｈ

槡 ｉ，ｈｉ为单片

阀片的厚度。阀片的弯曲模量

Ｄ＝ Ｅｈ３

１２（１－ν０）
式中　ν０———泊松比　　Ｅ———弹性模量

图 １　减振器复原阀系结构剖面图

Ｆｉｇ．１　Ｃｒｏｓｓｓｅｃｔｉｏｎｏｆｓｈｏｃｋａｂｓｏｒｂｅｒｒｅｃｏｖｅｒｙｖａｌｖｅｓｙｓｔｅｍ
１．活塞　２．节流阀片　３、４．复原阀片　５．阀片　６．弹簧座

７．圆柱弹簧　８．轴套　９．活塞杆
　

对于１１８型减振器，阀片及活塞径向尺寸参数
ｂ＝７３ｍｍ，ａ＝１０５ｍｍ，ｒ０＝１１４ｍｍ，ａ１＝１１５ｍｍ，
ｃ＝１２ｍｍ；节１阀片厚度 ｈ１＝０１ｍｍ，复原阀片厚
度 ｈ２＝ｈ３＝０１５ｍｍ。同时，节流阀片常通孔数ｎ０＝
２０，高度 δ０＝０１ｍｍ，宽度 Ｂ＝１ｍｍ；阀片参数 ν０＝

０３，Ｅ＝２１×１０５ＭＰａ；圆柱弹簧刚度 ｋ＝３１Ｎ／ｍｍ，
预压量 ω０＝５ｍｍ（复原方向为正）；油液作用在活

塞上表面的面积 Ｓ１＝５４５５ｍｍ
２
，油液作用在活塞

下表面的面积 Ｓ２＝９６１６ｍｍ
２
；下腔油液压力 ｐｄ＝

０４７５ＭＰａ；油液密度 ρ＝０８３２６ｇ／ｃｍ３，动力粘度
μ＝１７４×１０－５ｋｇ／（ｓ·ｍｍ）。

２　开阀后节流特性计算理论

假设开阀后，可以忽略阀片上方各处的节流，只

考虑由阀片和活塞间缝隙造成的节流；同时，假设该

缝隙上下面平行。因此，该节流为平行平板间径向

节流。由工程流体力学
［８］
可知，平行平板间径向缝

隙的节流公式为

Ｑ＝ πδ３

６μｃｅ（ｌｎｒｍ －ｌｎａｍ）
ｐ （１）

其中 Ｑ＝ｖＳ１　δ＝
２πａδ１ ＋ｎ０Ｂδ０
２πａ＋ｎ０δ０

　ｐ＝ｐｕ－ｐｄ

式中　Ｑ———通过节流通道的流量
ｐ———压差　　ｐｕ———上腔油压
ｖ———激励速度
ａｍ———径向间隙的等效内径，其考虑了径向

节流起始段遭活塞部分填充、依流域

面积相等对 ａ做等效处理
ｒｍ———径向间隙的等效外径，考虑了出口突

扩节流损失

δ———平行平板径向缝隙的等效高度，其考虑
了常通孔的存在、依流通面积相等获得

δ１———平行平板径向缝隙高度，其等于阀片
的总挠度

ｃｅ———考虑起始段引入的修正系数，值与
ａ
δＲｅ

有关，按图２［９］或文献［１０～１３］采用
将 Ｑ、ｐ等代入式（１）并化简，可得

ｐｕ＝ｐｄ＋Ｃ１３ｖ （２）

其中 Ｃ１３＝
６μｃｅＳ１（ｌｎｒｍ－ｌｎａｍ）

πδ３

图 ２　考虑起始段引入的修正系数

Ｆｉｇ．２　Ｃｏｒｒｅｃｔｉｏｎｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔｃｏｎｓｉｄｅｒｉｎｇｉｎｉｔｉａｌｓｅｇｍｅｎｔ
　
相对于 ２πａ，阀片挠度 ω很小。因此，Ｒｅ＝

ρＳ１Ｖ
πμａ
。对于 １１８型减振器，Ｒｅ＝０７９ｖ。当 ｖ＝

１０００ｍｍ／ｓ时，Ｒｅ＝７９０，可视为层流；经等效处理
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后，ａｍ＝７５５ｍｍ，因而，ａｍ／ｒ０＝０６６。考虑截面扩大，

等效外径 ｒｍ ＝ｒ０＋ζ１Ｄ／λ。依据机械工程手册
［９］
，取

ζ１＝０８９。所以，ｖ＝６００ｍｍ／ｓ和１０００ｍｍ／ｓ时，等效
外径分别为１２９８７ｍｍ、１４１２４ｍｍ。

假设 ｖ＝６００ｍｍ／ｓ时，缝隙入口处的高度为
００６９ｍｍ；ｖ＝１０００ｍｍ／ｓ时，缝隙入口处的高度为
００９７ｍｍ。因此，ｖ＝６００ｍｍ／ｓ时，δ＝００９７ｍｍ，
ａｍ
δＲｅ
＝０１６５，取ｃｅ＝１，ｐｕ６００＝３０３２ＭＰａ；ｖ＝１０００ｍｍ／ｓ

时，δ＝０１２４ｍｍ，
ａｍ
δＲｅ
＝００７７，取 ｃｅ＝１３，ｐｕ１０００ ＝

４１４０ＭＰａ。根据该产品的设计阻尼力，由 Ｆｒ＝

ｐｕＳ１－ｐｄＳ２ ＋ｆ
［１４］
可 反推出 ｐ′ｕ６００ ＝３１５８ＭＰａ，

ｐ′ｕ１０００＝４２５１ＭＰａ。理论计算误差均在４％以内。

３　阀片变形理论

由图 １可知，减振器复原阀主要由节流阀片和
复原阀片组成。阀片内圈部分面积被轴套和活塞固

定，外圈则受弹簧座和活塞限制。虽节流阀片上有

常通孔缺口，但缺口面积很小且主要位于环形槽外

凸缘下，可视节流阀片和复原阀片为不同厚度的同

一类阀片。活塞运动时，阀片在油液压力和弹簧座

约束下协调变形。令阀片上油液压力分布为一内径

为 ｂ、等效外径为 ａ２的均匀分布载荷，并假设 ａ２与 ａ
相近。

阀片变形计算时，ｄ为阀片与弹簧座的最内接
触点与阀片圆心的距离，首先假设阀片和弹簧座系

统存在３种不同的接触形式：
（１）当ｄ≤ａ（由于 ａ２不易准确确定且 ａ２与 ａ相

近，此处使用 ａ代替 ａ２）时，阀片与弹簧座间接触关
系为分布式接触，且未接触区全部受均匀油液压力

作用。

（２）当 ａ＜ｄ＜ａ１时，阀片与弹簧座间的接触关
系为分布式接触，但未接触区部分受均匀油液压力

作用。

（３）当 ｄ＝ａ１时，只有阀片最外圈与弹簧座接
触，接触关系由分布式接触突跃为集中式接触。由

于该接触形式典型，本节先讨论该形式。

假定阀片在设计速度下的变形为小挠度变形，

并假定阀片在集中载荷或均布载荷单独作用下均为

小挠度变形。因此，可通过叠加法计算总挠度。

弹簧集中载荷 Ｆ在 ａ１处的环向线分布载荷集
度为

γ＝ Ｆ
２πａ１

其中 Ｆ＝ｋ（ω０＋ωａ１）

式中　ωａ１———阀片在弹簧和油液压力作用下 ａ１处
的挠度

由板壳理论
［１５］
，在约束和载荷下阀片挠度、转

角、弯矩和剪应力为

ω＝Ａｉｒ
２＋Ｂｉｒ

２ｌｎｒ＋Ｃｉｌｎｒ＋Ｋｉ＋ω


φ＝－ｄωｄｒ

Ｍｒ＝－ (Ｄ ｄ２ω
ｄｒ２
＋
ν０
ｒ
ｄω
ｄ )ｒ

Ｑｓ＝Ｄ
ｄ
ｄ [ｒ １

ｒ
ｄ
ｄ (ｒｒｄωｄ ) ]















ｒ

（３）

式中　ω———挠度方程的特解，其与约束及载荷的
形式有关

Ａｉ、Ｂｉ、Ｃｉ、Ｋｉ———待定常数，均由边界条件确
定

ｉ＝１、２，分别代表集中载荷工况和分布载荷工况。
３１　ｄ＝ａ１时阀片变形分析

首先推导在集中荷载和分布荷载单独作用下阀

片的挠度和转角公式；然后，建立 ｄ＝ａ１时阀片在弹
簧力和油液压力共同作用下挠度和转角的公式；最

后，验证接触形式转变的假设。

３１１　集中载荷下阀片的挠度和转角
集中载荷下，阀片挠度为

ω１＝Ａ１ｒ
２＋Ｂ１ｒ

２ｌｎｒ＋Ｃ１ｌｎｒ＋Ｋ１ （４）
阀片转角为

－
ｄω１
ｄｒ [＝－ （２Ａ１＋Ｂ１）ｒ＋２Ｂ１ｒｌｎｒ＋

Ｃ１ ]ｒ （５）

阀片的边界条件为

ω＝０　ｄωｄｒ
＝０ （ｒ＝ｂ）

Ｑｓ＝γ　Ｍｒ＝０ （ｒ＝ａ１
{

）

（６）

由边界条件可解出

Ｂ１＝－
γａ１
４Ｄ

Ｃ１＝－
γａ３１ｂ

２
［１＋（１＋ν０）（ｌｎａ１－ｌｎｂ）］

２Ｄ［ａ２２（１＋ν０）＋ｂ
２
（１－ν０）］

Ａ１＝
γａ１
８ {Ｄ １＋２ｌｎｂ＋

２ａ２１［１＋（１＋ν０）（ｌｎａ１－ｌｎｂ）］
ａ２２（１＋ν０）＋ｂ

２
（１－ν０

}）

Ｋ１＝－
γａ１ｂ

２

８ {Ｄ
１＋

２ａ２１（１－２ｌｎｂ）［１＋（１＋ν０）（ｌｎａ１－ｌｎｂ）］
ａ２２（１＋ν０）＋ｂ

２
（１－ν０

}）

３１２　均布载荷下阀片的挠度和转角
均布载荷下，阀片挠度为

ω２＝Ａ２ｒ
２＋Ｂ２ｒ

２ｌｎｒ＋Ｃ２ｌｎｒ＋Ｋ２＋
ｐｒ４

６４Ｄ
（７）

均布载荷下，阀片转角为
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－
ｄω２
ｄｒ [＝－ （２Ａ２＋Ｂ２）ｒ＋２Ｂ２ｒｌｎｒ＋

Ｃ２
ｒ
＋ｐｒ

３

１６ ]Ｄ
（８）

均布载荷下，阀片的边界条件为

ω＝０　ｄωｄｒ
＝０ （ｒ＝ｂ）

Ｑｓ＝０　Ｍｒ＝０ （ｒ＝ａ２
{

）

（９）

由边界条件可解出

Ｂ２＝－
ｐａ２２
８Ｄ

Ｃ２＝

－
ｐａ２２ｂ

２
［ａ２２（１－ν０）＋ｂ

２
（１＋ν０）＋４ａ

２
２（１＋ν０）（ｌｎａ２－ｌｎｂ）］

１６Ｄ［ａ２２（１＋ν０）＋ｂ
２
（１－ν０）］

Ａ２＝
ｐ
３２ {Ｄ ２ａ２２（１＋２ｌｎｂ）－ｂ

２＋

ａ２２［ａ
２
２（１－ν０）＋ｂ

２
（１＋ν０）＋４ａ

２
２（１＋ν０）（ｌｎａ２－ｌｎｂ）］

ａ２２（１＋ν０）＋ｂ
２
（１－ν０

}）

Ｋ２＝－
ｐｂ２

６４ {Ｄ ４ａ２２＋ｂ
２＋

２ａ２２（１－２ｌｎｂ）［ａ
２
２（１－ν０）＋ｂ

２
（１＋ν０）＋４ａ

２
２（１＋ν０）（ｌｎａ２－ｌｎｂ）］

ａ２２（１＋ν０）＋ｂ
２
（１－ν０

}）

３１３　接触形式转变分析
以１１８型减振器为例，依据理论公式对接触形

式的转变进行研究。首先对阀片受力系统作简化：

由３１２节可知，阀片总挠度很小，忽略阀片挠度对
弹簧集中载荷的影响，恒有 Ｆ＝１５８Ｎ；假定弹簧集
中载荷作用点在弹簧座最外圈，恒有 ａ２＝１０５ｍｍ；
油液压 力 上 升方 式 同 １１８型 减 振 器 在 ｖｍａｘ ＝
１５００ｍｍ／ｓ时的上升方式；先定量的考虑在弹簧集
中载荷作用和油液压力均布作用下阀片的变形，之

后再定性的考虑弹簧座位移约束的影响。

由３１１节和 ３１２节可得，该简化下由弹簧
集中载荷 Ｆ造成的 ｒ处挠度为
ω１＝０１５５２ｒ

２－００４４４ｒ２ｌｎｒ－４７６０７ｌｎｒ＋５８９９７

（１０）
由油液压力 ｐ造成的 ｒ处的挠度为
ω２＝０２８３８ｐｒ

２－００９８９１ｐｒ２ｌｎｒ－

５２６０２ｐｌｎｒ＋５５０２６ｐ＋００００１１ｐｒ４ （１１）
阀片总挠度为

ω＝ω１＋ω２ （１２）
图３为由式（１２）得出的阀片径向线变形过程

曲线（曲线标注为曲线所处的时刻，每一时刻对应

于一上腔压力，对应关系由实测阻尼力历程曲线转

化而来）。由该图可知，ｔ≤０００６ｓ，弹簧预压力使阀
片产生很大的负位移。若考虑活塞的阻碍，则阀片

抵在活塞上，负位移受限制。油液压力增大时，阀片

中部凸起。若考虑弹簧座的约束，中部凸起最先与

弹簧座接触。这导致了应力重分布，进而阀片外圈

的部分面积抵在弹簧座上，弹簧集中载荷的作用点

也发生变化。抵在弹簧座上的面积不抵抗油液压力

剪切作用，直接将油液压力作用传递给弹簧座。随

着油液压力进一步增大，中部凸出量减小，导致抵在

弹簧座上的阀片面积减少。最终，只有阀片最外圈

与弹簧座接触。该结论验证了第３节多种接触形式
的假设。

图 ３　阀片径向线理论变形过程曲线

Ｆｉｇ．３　Ｔｈｅｏｒｅｔｉｃｄｅｆｏｒｍａｔｉｏｎｐｒｏｃｅｓｓｃｕｒｖｅｏｆｖａｌｖｅｒａｄｉａｌｌｉｎｅ
　
３２　ｄ≤ａ时阀片变形分析

ｄ≤ａ时，阀片变形理论分析分为 ｄ点之外段的
平衡和 ｄ点之内段的平衡。ｄ点之外段，阀片直接
将全部油液压力作用传给了弹簧及 ｄ点内的阀片，
该段自身未剪切变形。因而，由力的平衡可得

π（ａ２－ｄ２）ｐ＋２πｄ（－τ）－ｋ（ω０＋ω３）＝０

（１３）
式中　ω３———ｄ≤ａ时 ａ１处阀片的总挠度

τ———ｄ处阀片的剪切力
ｄ点之内段，阀片受一集中载荷（剪切力 τ）和

一均布载荷（油液压力作用 ｐ）共同作用。其可按
３１节进行计算，但边界条件为在 ｄ处满足

ω３１＋ω３２＝ω３
ｄω３１
ｄｒ
＋
ｄω３２
ｄｒ{ ＝０

（１４）

使用 Ｊａｖａ编程计算了 ｄ≤ａ时阀片的变形。其
中，假设 ｔ≤０００８ｓ（对应于 ｐｕ≤３ＭＰａ）时为 ｄ≤ａ

阶段；ａ＝１０６５－０００４３ｐ３。图４为 ｄ≤ａ阶段阀片
径向线的变形过程。由该图可知，ｔ＝０００８ｓ，阀片
的最大位移为 ００７ｍｍ，ｄ约为 １０５ｍｍ。其中，ｄ
约为１０５ｍｍ，验证了 ｔ≤０００８ｓ时为 ｄ≤ａ阶段的
假设。

３３　ａ＜ｄ＜ａ１时阀片变形分析
该接触形式与 ３２节的不同之处在于：ｄ点之

外段，集中载荷等于弹簧力。ｄ点之内段，分为受均
布载荷的 ａ２之内段和不受任何载荷的 ａ２ｄ段。
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图 ４　阀片径向线变形过程曲线

Ｆｉｇ．４　Ｃｈａｎｇｅｐｒｏｃｅｓｓｏｆｖａｌｖｅｒａｄｉａｌｌｉｎｅ
　
３４　最优设计准则

接触形式的转变同时会引起节流方式的改变

（平行平板径向节流变为非平行平板径向节流），进

而导致阻尼力异常波动。因此，需避免出现接触形

式的转变。设计时，需要保证该突变发生在设计速

度之外并留有一定的余地。经验设计时，在最大设

计速度下，可取 ｄ≤０８ａ。

４　试验与仿真验证

４１　试验验证
由前面可知，正常工作状态下，阀片挠度在０３ｍｍ

以下，因此，直接通过试验准确获得阀片的变形过程很

困难。本文拟通过试验验证仿真手段的合理性，后间

接验证理论公式假设及结论的正确性。为避免由阀系

灵敏度不足和动态效应引起的阻尼力迟滞对验证分析

的影响，试验数据使用压力 速度特性曲线。

图５为１１８型减振器上腔压力 速度曲线（ｖｍａｘ＝
１５００ｍｍ／ｓ）的对比图。由图５可知，仿真曲线的中
心线完全在设计值和试验值容许范围内，且其能准

确地判断开阀点，验证了仿真系统的合理性。同时，

从试验曲线上可以看到，速度点为 １０５０ｍｍ／ｓ时上
腔压力 速度特性试验曲线存在一波动，验证了１１８型
减振器存在接触形式转变造成的阻尼力波动。

图 ５　上腔压力对比

Ｆｉｇ．５　Ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎｏｎｐｒｅｓｓｕｒｅｏｆｕｐｃｈａｍｂｅｒ
　
４２　仿真验证
４２１　阀片的应力和变形

图６为无子循环下，ｖ＝１０００ｍｍ／ｓ时的节流阀

片 ＶｏｎＭｉｓｅｓ应力云图。从该图可知，应力分布明
显分 ３层：内层，阀片被完全约束，应力为零；中层，
阀片受环形槽内较大的油液压力作用，应力最大；外

层，由于节流作用，该处油液流速迅速增大、压力迅

速减小，应力也较小。各层内应力较为均匀。该分

布验证了３２节阀片上油液压力分布的假设。

图 ６　ｖ＝１０００ｍｍ／ｓ时，节流阀片的应力云图

Ｆｉｇ．６　Ｔｈｒｏｔｔｌｉｎｇｖａｌｖｅｐｌａｔｅｓｔｒｅｓｓｎｅｐｈｏｇｒａｍ

ｗｈｅｎｖ＝１０００ｍｍ／ｓ
　
图７为阀片位移历程曲线（阀片和活塞间缝隙

的内外径处）。从该图可知，在 ｖｍａｘ＝１０００ｍｍ／ｓ
时，阀片的最大位移为 ０１５ｍｍ，为小挠度变形，验
证了第３节小挠度的假设；该挠度造成弹簧力的变
化约为４６５Ｎ，相对于弹簧的预压力（１５５Ｎ）很小，
因此，验证了第３节弹簧力恒定的假设。同时，从该
图可知，ｖ＝６００ｍｍ／ｓ（ｔ＝００１１ｓ）时缝隙入口处的
高度为００６９ｍｍ，ｖ＝１０００ｍｍ／ｓ（ｔ＝００１９ｓ）时缝
隙入口处的高度为００９７ｍｍ，其验证了第 ２节的假
设。

图 ７　阀片位移历程

Ｆｉｇ．７　Ｖａｌｖｅｄｉｓｐｌａｃｅｍｅｎｔｐｒｏｃｅｓｓ
　

同时，阀片位移历程曲线在 ｔ＝００１９６ｓ、ｖ＝
９７０ｍｍ／ｓ时出现了明显的异常波动。为了解这种
波动产生的原因，输出了节流片径向线的位移变化

过程曲线（图８）。仿真结果验证了第３节存在多种
接触形式的假设。同时，由图８可知，ｔ＝０００８ｓ，阀
片的最大位移为００７ｍｍ，ｄ约为１０５ｍｍ。这验证
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图 ８　节流片径向线位移变化过程仿真曲线

Ｆｉｇ．８　Ｄｉｓｐｌａｃｅｍｅｎｔｃｈａｎｇｅｐｒｏｃｅｓｓｃｕｒｖｅｏｆｔｈｒｏｔｔｌｉｎｇ

ｖａｌｖｅ’ｓｒａｄｉａｌｌｉｎｅｆｒｏｍｓｉｍｕｌａｔｉｏｎ
　
了３２节 Ｊａｖａ计算的结果。
４２２　流场变化历程

图９为１１８型减振器的节流通道及输出油液压
力历程曲线的单元。其中，１、２号单元位于上腔，３、
４号单元位于上环形槽，５、６、７号单元分别位于活塞
孔上部、中部和下部，８、９号单元位于下环形槽，１０、
１１、１２号单元分别位于径向节流通道入口、中间和
出口处。图 １０为各输出单元油液压力历程曲线。
由该图可知，低速下，几乎全部由常通节流孔节流；

较高速下，各曲线分离增大，但该分离很小，这说明

１１８型减振器未经历第 ２次开阀，与图 ５相符合，同
时验证了第２节开阀后只考虑阀片和活塞间缝隙节
流的假设。

图 ９　节流通道及输出油液压力历程曲线的单元

Ｆｉｇ．９　Ｔｈｒｏｔｔｌｅｃｈａｎｎｅｌａｎｄｏｕｔｐｕｔｅｌｅｍｅｎｔｓ

ｏｆｏｉｌｐｒｅｓｓｕｒｅｃｕｒｖｅ
　
图１１为不同速度下，阀片上方油液压力分布图

（内圈半径为 １０５ｍｍ，外圈半径为 １１５ｍｍ）。由
该图可知，在较低速度下均布液压的等效半径比

１０５ｍｍ略大，在较高速度下均布液压的等效半径
比１０５ｍｍ略小。这解释了 ３１节理论最大挠度

图 １０　各输出单元油液压力历程曲线

Ｆｉｇ．１０　Ｏｉｌｐｒｅｓｓｕｒｅｐｒｏｃｅｓｓｃｕｒｖｅｏｆｅａｃｈｅｌｅｍｅｎｔ
　

　　　

图 １１　阀片上方油液压力分布

Ｆｉｇ．１１　Ｏｉｌｐｒｅｓｓｕｒｅｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎｄｉａｇｒａｍａｂｏｖｅｖａｌｖｅｐｌａｔｅ
（ａ）ｖ＝３００ｍｍ／ｓ　 （ｂ）ｖ＝１０００ｍｍ／ｓ

　
（０２０ｍｍ）比仿真最大挠度（０１５ｍｍ）大的原因，
并验证了３１２节 ｐ＝－４７６ＭＰａ、ａ２＝１０４ｍｍ的
假设和３２节等效半径变化规律的假设。

仿真结果显示，ｖ＝１０００ｍｍ／ｓ时，ｐ＝－４７６ＭＰａ，
ａ２＝１０４ｍｍ，ａ处阀片的挠度为 －０１１２ｍｍ，ａ１处
的挠度为 －０１２５ｍｍ。因而，ａ处阀片挠度的流固
耦合仿真值与理论值的误差在 ８％以内；ａ１处阀片
的流固耦合仿真值与理论值的误差在１７％以内。

５　结论

（１）考虑起始段填充、出口突扩节流损失和常
通孔存在等因素后，建立了平行平板径向节流公式，

预测了 ｖ＝６００ｍｍ／ｓ和 ｖ＝１０００ｍｍ／ｓ时的阻尼力
的误差在４％以内。

（２）证实了阀片和弹簧座系统存在３种接触形
式：集中接触、分布接触（未接触区域全部受油液压

力作用）和分布接触（未接触区域部分受油液压力

作用）。同时，依据板壳理论，建立了相应受力情况

下阀片挠度和转角的计算公式，理论结果和仿真结

果具有很好的一致性。

（３）应用试验和瞬态双向流固耦合仿真，验证
了理论计算的假设和结论。

４３ 农　业　机　械　学　报　　　　　　　　　　　　　　　　　２０１３年
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