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活塞织构对液压减振器动态阻尼特性影响分析
∗

于洋洋 1，2，3， 张俊红 1，2， 王 俊 1，2， 孟祥德 2，3， 张学玲 2，3

（1.天津大学内燃机燃烧学国家重点实验室 天津，300072）
（2.天津大学仁爱学院 天津，301636）

（3.天津捷强动力装备股份有限公司 天津，300410）

摘要 考虑活塞具有矩形织构的摩擦与润滑因素，研究充气式双筒液压减振器动态阻尼特性。建立双筒液压减振

器的阻尼特性数学模型和动压润滑方程，对减振器阻尼特性数学方程的复原和压缩行程进行求解，得到减振器上、

下腔压力。采用雷诺空化边界条件，将上、下腔压力作为初始压力，对 Reynolds方程采用五点差分法进行离散，利

用超松弛迭代法（successive over⁃relaxation，简称 SOR）进行求解，得到摩擦阻尼力。分析了活塞运动速度、织构深

度、织构宽度、油膜厚度、活塞半径和宽度等因素对摩擦阻尼的影响，以及摩擦因素对减振器动态阻尼特性的影响，

研究发现：减振器活塞与缸筒之间的摩擦力和阻尼力随着活塞速度、织构宽度和活塞宽度的增加而增加，随着织构

深度的增加而先增加后减小，随着油膜厚度的增加而减小；活塞半径对摩擦力无明显影响。
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引 言

减振器是车辆悬架系统的重要组成部分，对车

辆的平顺性与舒适性有重要影响，并影响其他机件

的寿命［1⁃2］。车辆在追求平顺性和舒适性的要求下，

减振器的性能和对车辆性能的影响越来越值得研

究。传统设计方法确定设计参数主要根据经验，对

减振器反复试验、修正与调整，需要进行多次试验。

此种方式周期长、成本高且较难获得最优的减振器

特性。因此，采用数值解析的方法对减振器的性能

进行预测，在设计阶段对减振器进行优化设计成为

重要的研究方向。

目前，研究双筒液压减振器性能的方法均应用

了流体力学理论，是基于数学模型的方法。Duym
等［3⁃4］和 Yung等［5］在对减振器内部结构和运行过程

建模的基础上，提出了物理模型，分析了减振器的减

振性能。Besinger等［6］，Berger［7］和 Lion等［8］提出了

由缓冲器、弹簧和摩擦元件组成的流变模型，分析了

减振性能和结构参数对阻尼特性的影响。任卫群

等［9］开发系统完整的减振器仿真模型，分析了减振

器内部结构及参数，研究了调整减振器内部结构对

减振器阻尼特性的影响。于振环等［10］基于流 ⁃固耦

合有限元分析，建立了减振器流⁃固耦合动力学模型，

得到了减振器动态响应特性、减振器阻尼力⁃速度曲

线、流体压力场特性以及示功图，对减振器进行减振

性能试验，并将试验结果与仿真结果进行对比分析。

纪云峰［11］和张凯［12］考虑活塞与减振器缸筒之间的摩

擦力，建立阻尼力求解模型，分析了充气式减振器的

减振性能，将流体力学理论应用于双缸液压减振器的

仿真过程，但摩擦力是用常数或经验公式获得。在汽

车双向液压减振器的仿真研究中，活塞与减振器缸之

间存在复杂的动态润滑性能。考虑到活塞表面与气

缸之间的流体润滑和摩擦，目前还没有相关文献考虑

摩擦阻尼对减振器的影响。因此，有必要建立一个完

整的减振器系统的数学模型，反映减振器活塞的内部

结构参数对减振器动态阻尼特性的影响。

减振器缸筒与活塞之间的摩擦是减振器阻尼特

性的重要因素。笔者考虑活塞与减振器缸筒之间具

有矩形织构的摩擦与润滑因素，建立双筒液压减振

器的阻尼特性数学模型和动压润滑方程，分析了活

塞运动速度、织构深度、织构宽度、油膜厚度、活塞半

径和宽度等因素对摩擦阻尼的影响，以及摩擦因素

对减振器阻尼特性的影响，为减振器的设计提供重

要参考。
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1 分析模型与求解

图 1为双筒液压减振器结构示意图。车身和车

轮相对运动时，活塞杆带动活塞相对于工作缸运动，

工作缸与储油缸内的油液经过阀系相对流动，产生

阻尼力，从而减缓车身与车轮的相对运动，达到减振

的作用。

1.1 复原行程与压缩行程

在复原阀开阀前，油液流经常通节流孔和活塞

缝隙。常通节流孔属于管嘴流动，流量为 QT；活塞

缝隙为环形偏心缝隙，流量为Qxl。其表达式分别为

QT = C qAT
2( p1 - p2 )

ρ
（1）

Q xl =
2.5πd hh0 3 ( p1 - p2 )

12μL y
（2）

其中：Cq为常通节流孔的流量系数；AT为常通节流

孔的总面积（m2）；ρ为油液密度（kg/m3）；d h为活塞

直径（m）；μ为油液动力黏度（Pa·s）；L y为活塞轴向

宽度（m）；h0为活塞与缸筒之间油膜厚度（m）；p1为
减振器上腔压力（Pa）；p2为减振器下腔压力（Pa）。

开阀前，油液从复原腔室流入压缩腔室的总流

量为

Q fh = QT + Q xl （3）
减振器复原阀被打开后，油液经过常通孔和复

原阀孔从复原腔室流入压缩腔室，即上腔流入下腔，

油液经过常通节流孔与复原阀孔，两孔为并联状态。

总流量Q fh为流经常通节流孔的流量QT和复原阀孔

的流量 Q f之和。其中，复原阀孔的流量包括复原阀

节流孔流量 Q fc和环形平面缝隙流量 Q ff，两者是串

联的，数值相等，即Q fc = Q ff。活塞的运动速度为 v，
范围为 vf1<v<vf2，其中，vf2为复原阻尼阀片开口最

大时活塞运动速度的临界值。由此可得

Q fc = ε fcA fc
2 ( p1 - p2 )

ρ
（4）

Q ff =
πδ3rf ( p1 - p2 )
6μ ln ( rbf/rkf )

（5）

其中：δ rf = f rf - f rf0；ε fc为复原阀节流孔的流量系数；

A fc为复原阀常通孔的总面积（m2）；rbf为原节流阀片

的外半径（m）；rkf为复原节流阀片缺口半径（m）；δ rf
为复原阀片的开度（m）；f rf0 为复原阀片的预变形

量（m）。

复原阀片的变形量为

f rf =
p1 - p2
h ffp

G rffp （6）

其中：h ffp为复原阀片的厚度（m）；G rffp为复原阀片的

变形系数。

图 2为阀片变形曲线图。圆环形阀片在任意半

径 r处的弯曲变形［13］为

f r =
p
h3
G r

其中：G r =T c1 ln r+T c2 r 2 ln r+T c3 r 2+T c4+T 1B r 4。

减振器开阀前，油液从复原腔室流入压缩腔室

的总流量为

Q fh = QT + Q f （7）
贮油腔内的气体体积为初始体积V 0，气体压强

为初始压强 p30，假设工作行程中为理想气体且减振

器在一个工作行程内温度不变，可得 p3 ( t )V ( t )=
p30V 0，气体的连续性方程为 V ( t )=V 0 + XA g。减

振器工作时，近似为正弦激励，减振器活塞的相对位

移认为是正弦函数

{X = X 0 sin (ωt )
v= ωX 0 cos (ωt )

（8）

气体的背压使浮动活塞两侧压力相等，即 p2 =
p3。根据复原和压缩行程中流经活塞总成的油液流

图 1 双筒液压减振器结构示意图

Fig.1 Structural sketch of hydraulic shock absorber

图 2 阀片变形曲线图

Fig.2 Deformation curve of valve plate
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量与活塞速度之间的关系式

{Q fh = v ( A h - A g )
Q yh = v ( A h - A g )

（9）

得到减振器工作时的上腔压力 p 1和下腔压力 p2。

1.2 减振器活塞⁃缸筒摩擦副润滑

双筒液压减振器在减震工作时，减振器活塞⁃缸
筒摩擦副的摩擦力求解通常采用常数或经验公式计

算，无法反映减振器活塞外表面结构对减振器阻尼

特性的影响。摩擦副润滑分析的平均 Reynolds方
程广泛应用于动压滑动轴承［14］、内燃机和液压缸的

活塞与缸套［15⁃17］等，能够详细分析结构对摩擦副的

润滑和摩擦特性的影响。双筒液压减振器活塞和缸

筒之间的动态润滑与动压滑动轴承［14］、内燃机和液

压缸的活塞与缸套［15⁃17］等条件和原理相同。因此，

采用减振器活塞⁃缸筒摩擦副润滑分析的平均 Reyn⁃
olds方程［14］耦合减振器阻尼特性数学模型来求解摩

擦阻尼特性。

平均 Reynolds方程表达式为

∂
∂x ( h3μ ∂

-p
∂x )+ ∂

∂y ( h3μ ∂
-p
∂y )= 6v ∂h∂x （10）

其 中 ：p̄ 为 油 膜 平 均 压 力（Pa）；h 为 实 际 油 膜 厚

度（m）。

1.2.1 实际油膜厚度

实际油膜厚度为

h= h0 + hp （11）
其中：hp为活塞外表面织构的油膜厚度（m）。

图 3为活塞外表面实际油膜的形状和厚度。假

设活塞外表面为 15个均匀分布的矩形织构，如图 3
所示，织构的膜厚方程为

hp = {c0 ( |y|≤ rp )
0 ( y> 0 )

（12）

1.2.2 边界条件

减振器活塞的间隙流场是收敛和发散的润滑间

隙，根据供油情况和几何结构，确定减振器活塞的间

隙油膜入口边界和出口边界。笔者采用雷诺空

化［14⁃15］的边界条件，标准大气压力为 p0，其表达式为

p ( x，y= 0 )= p1，p ( x，y= Ly )= p2，p ( x= 0，y )=
p0，p ( x= 2πR，y )= p0。

1.2.3 控制方程的数值求解

采用五点差分公式对式（10）进行离散，求解区

域划分为等距网格，活塞轴向和周向划分为m×n=
325×325个网格，坐标系（i，j）为每个节点的位置，

其中：0≤i≤m；0≤j≤n。采用五点差分法对式（10）
进行离散，差分形式为

é

ë
ê
∂
∂x (h3 ∂p∂x )ùûú i，j=

1
Δx

é

ë

ê
ê(h3 ∂p∂x )

i+ 1
2，j

- (h3 ∂p∂x )
i- 1

2，j

ù

û

ú
ú =

1
Δx

é
ë
êh3

i+ 1
2，j

p i+ 1，j- pi，j
Δx - h3

i- 1
2，j

p i，j- pi- 1，j
Δx

ù
û
ú =

1
( Δx )2

é
ë
ê
1
2 ( h

3
i+ 1，j+ h3 i，j ) ( pi+ 1，j- pi，j )-

1
2 ( h

3
i，j+

h3 i- 1，j ) ( pi，j- pi- 1，j ) ù
û
ú =

1
2( Δx )2 [ ( h

3
i+ 1，j+ h3 i，j ) pi+ 1，j-( h3 i+ 1，j+ 2h3 i，j+

h3 i- 1，j ) pi，j+( h3 i，j+ h3 i- 1，j ) pi- 1，j］ （13）

é

ë
êê
∂
∂y (h3 ∂p∂y )ùûúú i，j=

1
Δy

é

ë

ê
êê
ê(h3 ∂p∂y )

i+ 1
2，j

- (h3 ∂p∂y )
i- 1

2，j

ù

û

ú
úú
ú =

1
Δy

é

ë
êh3

i+ 1
2，j

p i+ 1，j- pi，j
Δy - h3

i- 1
2，j

p i，j- pi- 1，j
Δy

ù

û
ú =

1
( Δy )2

é
ë
ê
1
2 ( h

3
i+ 1，j+ h3 i，j ) ( pi+ 1，j- pi，j )-

1
2 ( h

3
i，j+

h3 i- 1，j ) ( pi，j- pi- 1，j ) ù
û
ú =

1
2( Δy )2 [ ( h

3
i+ 1，j+ h3 i，j ) pi+ 1，j-( h3 i+ 1，j+ 2h3 i，j+

h3 i- 1，j ) pi，j+( h3 i，j+ h3 i- 1，j ) pi- 1，j］ （14）

( )∂h∂x
i，j

= hi+ 1，j- hi- 1，j
2Δx （15）

令 a0i，j=
hi+ 1，j- hi- 1，j

2Δx ，

a1i，j=
1

2( )Δx 2

é

ë
ê
ê( h3μ )

i+ 1，j

+ ( h3μ )
i，j

ù

û
ú
ú，

图 3 活塞外表面的实际油膜的形状和厚度

Fig.3 Distribution of oil film shape and thickness on the
outer surface of the piston
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a2i，j=
1

2( )Δx 2

é

ë
ê
ê( h3μ )

i，j

+ ( h3μ )
i- 1，j

ù

û
ú
ú，

a3i，j=
1

2 ( )Δy
2

é

ë
ê
ê( h3μ )

i，j+ 1

+ ( h3μ )
i，j

ù

û
ú
ú，

a4i，j=
1

2 ( )Δy
2

é

ë
ê
ê( h3μ )

i，j

+ ( h3μ )
i，j- 1

ù

û
ú
ú，

a5i，j=-
1
2 { 1
( )Δx 2

é

ë
ê
ê

ù

û
ú
ú( )h3μ

i+ 1，j

+ 2 ( )h3μ
i，j

+ ( )h3μ
i- 1，j

+

}1
( )Δy

2

é

ë
ê
ê

ù

û
ú
ú( )h3μ

i，j+ 1

+ 2 ( )h3μ
i，j

+ ( )h3μ
i，j- 1

，

将式（13），（14）和（15）代入式（10），得到离散后

的雷诺方程为
a4i，j p i，j- 1 + a2i，j p i- 1，j+ a5i，j p i，j+ a1i，j p i+ 1，j+

a3i，j p i，j+ 1 = a0i，j （16）
令 x= L y，y= 2πR，采用 SOR求解离散后的雷

诺方程。根据边界条件，对网格节点上的压力赋初

值 p0i，j，采用式（16）和迭代公式逐点计算除边界点以

外的所有节点，得到新的压力值 p1i，j，循环迭代，直到

达到收敛精度为止。其迭代公式为

pki，j= pk- 1i，j + α ( pki，j- pk- 1i，j ) （17）
其中：k为迭代次数；α为超松弛迭代因子。

采用如下收敛准则进行收敛性判断

∑
j= 1

N - 1

∑
i= 1

M - 1

|pk+ 1i，j - pki，j |

∑
j= 1

N - 1

∑
i= 1

M - 1

|pki，j |
≤ σ （18）

其中：σ取值为 1×10-6。
根据式（16）迭代计算得到 Pi，j，分别计算：

1）油膜承载力。将计算得到的油膜压力 p在流

体域内数值积分，得到织构表面油膜承载力WN，表

达式为

WN = ∫0
Lx ∫0

2πR
p̄ dxdy

2）摩擦力。织构表面总摩擦力的数值计算表

达式为

F of = ∬
S

( h2
∂p̄
∂x +

μv
h
) dxdy

3）摩擦因数。摩擦因数为织构表面摩擦力与

承载力的比值，表达式为

μ s =
F of
WN

1.2.4 模型验证

设置矩形织构参数与文献［16⁃17］圆柱织构的

参数相同，计算得到周向油膜压力。如图 4所示，将

活塞周向压力计算结果与文献结果进行对比，两者

基本保持一致，证明了模型和算法的正确性。

1.3 阻尼力数学模型

减振器的阻尼特性主要由复原行程和压缩行程

决定。复原行程与压缩行程的工作原理类似，以分

析复原行程为例，对活塞受力进行分析，得到阻尼力

的求解公式为

F f = P 1 ( A h - A g )- P 2A h + F of （19）
其中：Ah为活塞截面积（m2）；Ag为活塞杆截面积

（m2）；F of为油膜剪切摩擦力（N）。

2 相关参数

表 1为减振器参数。由仿真参数得到活塞外表

面的压力分布，如图 5所示。

3 结果分析

影响减振器油膜摩擦力 Fof的因素有织构深度

图 5 活塞外表面的压力分布

Fig.5 Distribution of pressure on the outer surface of the pis⁃
ton

图 4 活塞周向压力对比

Fig.4 Comparation of circumferential pressure
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hp、织构宽度 rp、油膜厚度 ho、活塞半径 R和活塞宽度

Ly。油膜摩擦力 Fof随织构深度 hp的变化如图 6所
示。当 hp在 1×10-6~9×10-4 m时，随着 hp的增加，

Fof先增加后减小，Fof随着活塞速度 v的增加而增

加。当 hp=4.6×10-5 m时，Fof达到最大值。图 7为
摩擦因数 μ s随织构深度 hp的变化情况。可见，μ s随

着 hp和活塞速度的增加而增加。

示功图随织构深度 hp的变化如图 8所示。可

见，随着 hp的增加，面积先增加后减小，当 hp为 4.6×
10-5 m时，面积最大，阻尼力达到最大。图 9为速度

特性随织构深度 hp的变化情况。随着 hp的增加，阻

尼力先增加后减小，当 hp=4.6×10-5 m时，阻尼力达

到最大。图 10为摩擦力 Fof随着织构宽度 rp的变化

情况。当 rp在 1×10-3~2×10-3 m时，随着 rp的增
加，Fof增加，Fof也随着活塞速度的增加而增加。当

rp>2×10-3 m时，rp超过活塞长度，计算得到的摩擦

力是没有织构工况时的力，摩擦力突变为较小的值。

图 11为摩擦因数 μ s随织构宽度 rp的变化情况。可

见，μ s随着 rp的增加而增加，随着活塞速度的增加而

无明显变化。

图 12为示功图随织构宽度 rp的变化情况。可

见，面积随着 rp的增加而增加，阻尼力增加。图 13
为速度特性随织构宽度 rp的变化情况。可见，随着

rp的增加，阻尼力增加。

图 14，15分别为摩擦力 Fof和摩擦因数 μ f 随油

膜厚度 ho的变化情况。当 ho在 1×10-5~2×10-4 m

图 7 摩擦因数 μ s随织构深度 hp的变化

Fig.7 Numerical value for μswith depth of texture hp

图 6 摩擦力 Fof随织构深度 hp的变化

Fig.6 Numerical value for Fof with depth of texture hp

图 8 示功图随织构深度 hp的变化

Fig.8 Indicator diagram with depth of texture hp

图 9 速度特性随织构深度 hp的变化

Fig.9 Characteristic of velocity with depth of texture hp

表 1 减振器参数

Tab.1 parameter of shock absorber

参数

流量系数

常通孔总面积/mm2

复原阀节流孔总面积/mm2

压缩阀节流孔总面积/mm2

阀片外半径/mm

阀口位置半径/mm

活塞杆直径/mm

活塞宽度/mm

油液密度/(kg·m-3)

油液动力黏度/(Pa·s)

活塞⁃缸筒间最小油膜厚度/mm

初始气体压强/MPa

初始气体体积/mL

数值

0.82

1.326 7

1.28

4.05

8

5

10

20.5

900

0.017

0.02

1

0.05
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时，随着 ho的增加，摩擦力减小，摩擦力随着活塞速

度的增加而增加，活塞速度的影响作用减弱。摩擦

因数 μ s随油膜厚度 ho的增加而减小，随着活塞速度

的增加而增加。

图 16为示功图随油膜厚度 ho的变化情况。可

见，面积随着 ho的增加而减小，阻尼力减小。图 17
为速度特性随着 ho的变化情况。可见，随着 ho的增

加，阻尼力减小。

图 10 摩擦力 Fof随织构宽度 rp的变化

Fig.10 Numerical value for Fof with width of texture rp

图 11 摩擦因数 μ s随织构宽度 rp的变化

Fig.11 Numerical value for μ swith width of texture rp

图 12 示功图随织构宽度 rp的变化

Fig.12 Indicator diagram with width of texture rp

图 13 速度特性随织构宽度 rp的变化

Fig.13 Characteristic of velocity with width of texture rp

图 14 摩擦力 Fof随油膜厚度 ho的变化

Fig.14 Numerical value for Fof with oil film thickness ho

图 15 摩擦因数 μ s随油膜厚度 ho的变化

Fig.15 Numerical value for μ s with oil film thickness ho

图 16 示功图随油膜厚度 ho的变化

Fig.16 Indicator diagram with oil film thickness ho
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图 18，19为摩擦力 Fof和摩擦因数 μ s 随活塞半

径 R的变化情况。当油膜厚度 ho在 1×10-2~3×
10-2 m时，随着活塞半径的增加，摩擦力无明显变

化，摩擦力随活塞速度的增加而增加；摩擦因数 μ s
随着活塞半径的增加而减小。

图 20为示功图随活塞半径 R的变化情况。可

见，面积随着活塞半径的增加而增加，阻尼力增加。

图 21为速度特性随着活塞半径 R的变化情况。随

着活塞半径的增加，阻尼力增加。

图 22，23为摩擦力 Fof和摩擦因数 μ s 随活塞宽

图 18 摩擦力 Fof随活塞半径 R的变化

Fig.18 Numerical value for Fof with the radius R of piston

图 19 摩擦因数 μs随活塞半径 R的变化

Fig.19 Numerical value for μs with the radius R of piston

图 21 速度特性随活塞半径 R的变化

Fig.21 Characteristic of velocity with the radius R of piston

图 22 摩擦力 Fof随活塞宽度 Ly的变化

Fig.22 Numerical value for Fof with the width Ly of piston

图 20 示功图随活塞半径 R的变化

Fig.20 Indicator diagram with the radius R of piston

图 23 摩擦因数 μ s随活塞宽度 Ly的变化

Fig.23 Numerical value for μ s with the width Ly of piston

图 17 速度特性随油膜厚度 ho的变化

Fig.17 Characteristic of velocity with oil film thickness ho

753



振 动、测 试 与 诊 断 第 41 卷

度 Ly的变化情况。当织构深度 Ly在 5.5×10-3~2×
10-2m时，随着活塞宽度的增加，摩擦力增加，摩擦

力随活塞速度的增加而增加；摩擦因数 μs随活塞宽

度的增加而减小，随活塞速度的增加而增加。

图 24为示功图随活塞宽度 Ly的变化情况。可

见，面积随着活塞宽度的增加而增加，阻尼力增加。

图 25为速度特性随活塞宽度 Ly的变化情况。随着

活塞宽度的增加，阻尼力增加。

图 26为减振器阻尼特性图。织构深度 hp为
5.1×10-5 m，织构宽度 rp为 1.5×10-3 m，油膜厚度

ho为 2×10-5 m，活塞半径 R为 12×10-3 m，活塞宽

度 Ly为 20.5×10-3 m。考虑到摩擦，图 26（a）对不同

活塞位移 X从-0.04~0.04 m进行了模拟。图 26
（b）对不同活塞速度从-1~1 m/s进行了模拟。仿

真结果与忽略摩擦的影响相比，减振器的示功图面

积增加，功率提高，速度特性曲线斜率增大。当活塞

以 1 m/s的速度运动时，忽略油膜摩擦的影响，计算

复原阻尼力为 5 566 N，压缩阻尼力为 3 879 N。考

虑摩擦的影响，计算复原阻尼力为 6 510 N，压缩阻

尼力为 4 823 N，复原阻尼力提高 16.96%，压缩阻尼

力提高 24.33%。由于阻尼力过小会影响减振效果，

阻尼力过大会影响舒适性，因此在减振器的设计中，

在控制其他结构参数的同时，还可以通过控制织构

深度 hp、织构宽度 rp、油膜厚度 ho、活塞半径 R和活

塞宽度 Ly等来选择合适的减振器外阻尼特性。

4 结 论

1）考虑活塞具有矩形织构的摩擦与润滑因素，

研究了活塞与缸筒之间的摩擦阻尼，分别建立了减

振器各部分的阻尼力特性数学模型，得到相应的阻

尼力表达式。

2）分析了减振器活塞与缸筒之间的摩擦力 Fof
随活塞速度 v的增加而增加，随织构深度 hp的增加

先增加后减小，随活塞宽度 Ly的增加而增加，活塞

半径对油膜摩擦力无明显影响。减振器在某一结构

参数下，当活塞以 1 m/s的速度运动时，忽略油膜摩

擦的影响，计算出复原阻尼力为 5 566 N，压缩阻尼

力为 3 879 N，考虑油膜摩擦的影响，计算出复原阻

尼力为 6 510 N，压缩阻尼力为 4 823 N，复原阻尼力

提高 16.96%，压缩阻尼力提高 24.33%。

3）在减振器的设计中，在控制其他结构参数的

同时，还可以通过控制织构深度 hp、织构宽度 rp、油
膜厚度 ho、活塞半径 R和活塞宽度 Ly等来选择合适

图 24 示功图随活塞宽度 Ly的变化

Fig.24 Indicator diagram with the width Ly of piston

图 25 速度特性随活塞宽度 Ly的变化

Fig.25 Characteristic of velocity with the width Ly of piston

图 26 减振器阻尼特性图

Fig.26 Damping characteristic of shock absorber

的减振器外阻尼特性。笔者研究了具有织构的活塞

与缸筒之间的摩擦，分析了对减振器外特性的影响，

能够应用于具有织构活塞的液压减振器的动态阻尼

特性分析，为减振器的设计提供参考。
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