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考虑非线性气滞的内置组合阀式 CDC 减振器

特性建模 *
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［摘要］ 减振器是悬架系统核心部件，对汽车操纵性和舒适性具有重要影响。传统减振器存在高温高速工况

下响应空程和特性畸变等问题，且研发过程依赖大量实验，导致设计周期长、成本高。为此，首先提出一种内置组合

阀式连续阻尼控制（CDC）减振器方案，基于有限元法量化分析阀系响应特性；其次，剖析减振器外特性的非线性特

征，联合分段模型和补偿模型建立减振器混合模型，实现非线性气滞特性的有效刻画；最后，基于实测数据辨识不同

电流-激励频率耦合作用下的减振器模型参数，并开展参数频变特性分析和模型准确性验证。结果表明，相比于分

段模型，所提出的混合模型精度平均提高 55. 91%，与实测数据相比误差小于 10%。所提出的新型减振器结构及其

特性建模方法，可有效改善减振器性能，并减少开发成本。
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Characteristics Modeling of CDC Damper with Built-in Combination Valve 
Considering Nonlinear Gas-Hysteresis
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［Abstract］  The damper is a core component of the suspension system， exerting significant influence on 
both vehicle handling and ride comfort. Traditional damper exhibits unstable response and distorted characteristics 
under high-temperature and high-speed conditions. Moreover， the development process heavily relies on extensive 
experimentation， leading to prolonged design cycles and increased cost. For this， firstly， the scheme of the continu‐
ous damping control （CDC） damper with built-in combination valve is proposedd， and the response characteristics 
of the valve system are quantified based on finite element method. Secondly， the nonlinear features of the damper ex‐
ternal characteristics are analyzed， with which the hybrid model that combines piecewise models and compensation 
models is established to effectively capture the nonlinear gas hysteresis characteristics. Finally， all damper model 
parameters are identified based on measured data under different current-frequency coupling excitation effect. Sub‐
sequently， the parameters frequency-varying characteristics and the model accuracy are verified. The results indi‐
cate that the accuracy of the proposed hybrid model is improved by 55.91% on average compared with the piecewise 
model， with the error less than 10% compared with the measured data. The proposed innovative damper structure 
along with its characteristic modeling method can significantly enhance damper performance while simultaneously 
reduce development cost.

Keywords：CDC damper；frequency-varying characteristics；nonlinear gas-hysteresis；hybrid model

 doi：10.19562/j.chinasae.qcgc.2025.04.017

* 国家自然科学基金（52202499）、中央高校基本科研业务费专项资金（2023ZYGXZR065）和广州市基础与应用基础研究项

目（SL2023A04J00639）资助。

原稿收到日期为 2024 年 08 月 07 日，修改稿收到日期为 2024 年 10 月 24 日。

通信作者：刘巧斌，副教授，博士，E-mail：liuqiaobin@scut. edu. cn。



2025（  Vol.47）  No.4 朱甲梁，等：考虑非线性气滞的内置组合阀式 CDC 减振器特性建模

前言

悬架是车辆的关键子系统，直接影响车辆的舒

适性和操纵稳定性［1］。随着对车辆性能要求的提

高，基于阻尼连续可调减振器的电控悬架备受关

注［2］。目前，典型的阻尼可调减振器主要包括磁流

变 、电 流 变 和 连 续 阻 尼 控 制（continuous damping 
control， CDC）减振器 3 类［3-4］。其中，CDC 减振器成

本较低、性能稳定，得到广泛应用。在结构上，CDC
减振器分为电磁阀外置式和内置式、油气混合式和

油气分离式［5］。现阶段应用最广的是电磁阀外置式

减振器［6］，工作介质从内腔流至外腔，再经过外置电

磁阀形成所需阻尼。同时，为改善高速气穴和高温

特性畸变现象，在液压油中加入惰性气体，形成油气

混合减振器。然而，这种电磁阀外置的油气混合减

振器油路较长，存在高速空程、调节不连续等问题。

并且由于存在气体，须采用充气式油封，对封口工

艺、焊接工艺及油量控制要求较高，从而导致加工成

本升高。因此，亟须探索油路距离短、可实现油气分

离的减振器设计方案，提升减振器高温高速工况的

性能稳定性，同时降低加工成本。

为验证所设计的减振器结构是否满足使用工况

要求，一般通过外特性建模手段开展分析。不同于

被动减振器，CDC 减振器特性既与激励频率相关，也

与控制电流有关。目前有 3 类常用的特性分析方

法 ，即 实 验 法［7-8］ 、计 算 流 体 动 力 学 仿 真 法

（computational fluid dynamics，CFD）［9］、物 理 模 型

法［10］。外特性实验是分析减振器外特性的有效途

径，但开展实验须前期硬件投入，制作大量样件，致

使设计成本昂贵、过程复杂繁琐。基于 CFD 的 CDC
减振器流体仿真可反映减振器内特性和外特性，是

减振器特性分析的一种重要手段［11］。CFD 模型基于

减振器工作原理和结构建立，可在模型中考虑液压

油流动状态，具有清晰的物理意义，常用于 CDC 减

振器设计优化［12-13］。当采用此类模型计算时，须先

划分几十或上百万流体网格，再求解大量数学公式，

耗费一定时间和硬件成本才可描述减振器特性。减

振器物理模型，如分段线性模型［14］和多项式模型［15］，

基于减振器特性实验构建，通过变量参数描述物理

特性。此类模型一般通过智能算法实现参数辨识，

过程比较简单，计算所需资源较少，可有效降低减振

器开发成本，具有理论与现实意义［16-17］。在减振器

机械结构、液压油物理性能、所受激励等因素影响

下，实际工作过程中减振器存在约 5~30 ms 的时滞，

包括磁滞和气滞等［8］。一些研究基于理想减振器，

忽略时滞特性建立的简化物理模型无法精确描述减

振器特性。另外一些研究则是针对主动悬架系统把

减振器响应处理为 1 阶延迟，即把输出阻尼力 μ ( t )
加 上 延 迟 τ 转 换 为 μ ( t + τ )，相 关 研 究 模 型 包 括

Bouc-Wen 模型［18］、神经网络模型［19］、边界模型［20］等。

这种假设虽补偿了时滞现象，却未精确描述减振器

的非线性行为。因此，恒定时延值法不适合描述

CDC 减振器特性，基于工作原理和动态特性开展高

精度非线性建模的需求十分迫切。

总之，传统减振器结构及特性建模方法仍存在

较大的完善空间，如特性畸变、稳定连续性差或计算

精度较低，无法精确描述 CDC 减振器特性和控制电

流及激励频率之间的非线性滞后关系等问题都仍须

深入探索。为满足高温高速等工况下减振器的可靠

使用要求，本文设计了一种内置组合阀式 CDC 减振

器，提出考虑非线性气滞的减振器外特性建模方法，

开展模型参数辨识和频变特性分析，并通过与实测

数据的对比，验证了模型的准确性。其总体研究框

架如图 1 所示。

图 1　总体研究框架
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1　CDC 减振器结构及阀系特征

1. 1　CDC 减振器结构

图 2 为内置组合阀式 CDC 减振器的结构简图。

其中，1为工作腔，左腔为压缩腔，右腔为复原腔，内部为

工作液压油；2为活塞，内部为压簧和阀片组成的节流

机械阀；3为弹簧，为悬架系统提供弹性力；4为活塞杆，

承受并传递车辆振动；5为电磁阀，与机械阀连接，形成

机械-电磁组合阀系结构。该型减振器在传统结构上增

设气囊6，并以气囊活塞7为界限分隔油室与高压气室，

防止气体混入液压油中，保证阻尼力性能的稳定。

减振器处于复原行程时，活塞杆 4 连同组合阀

系伸入减振器筒内，复原腔容积减小，内部油液经两

路流到压缩腔：一路经过电磁阀 5，通过电控阀孔形

成可调阻尼；另一路经过活塞 2 的机械阀，形成相应

的固定阻尼。活塞机械阀为单向阀，压缩行程中油

液仅流经电磁阀，形成可调阻尼。对于气囊部分，在

气压与油压共同作用下，气囊活塞与减振器活塞运

动方向相反，高压气室通过补偿活塞杆伸入部分的

体积，来保证减振器内部压力平衡。

1. 2　电磁阀特性仿真

电磁阀是 CDC 减振器的核心部件之一，该型减

振器所用电磁阀实物图和内部结构如图 3 所示。整

体结构包含电线 3、电磁阀体 4，侧面和下端分别开

设油口 5 和油口 1，通过连接螺纹 2 与活塞杆总成连

接。内部主要部件为阀体、挺杆弹簧和磁芯，阀体上

下空腔分别与减振器复原腔和压缩腔相连，压差和

机械力共同决定阀孔开闭。

不通电时，阀芯处于关闭状态，随着油压增大至

超过弹簧预紧力后，阀芯逐渐开启，其受力状态为

p1∙A1 = p2∙A2 + F1 （1）
式中：p1 为压缩腔油压；A1 为阀芯下端面面积；p2 为

复原腔油压；A2 为阀芯上端面面积；F1 为弹簧预紧

力。通电时，阀芯受力状态为

p1∙A1 = p2∙A2 + F1 - F2 （2）

式中 F2 为电磁力。

基于电磁阀几何模型，开展响应特性有限元分

析。由于汽车 CDC 减振器电磁阀仅在道路高程变

化时动作，正常行驶工况下，电磁阀工作频率远低于

图 2　电磁阀内置式 CDC 减振器结构图

图 3　CDC 减振器电磁阀
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几千赫兹，属于低频工作区间。且系统尺寸较小，材

料和几何特性不容易产生显著涡流。因此，电场和

磁场的变化较慢，互不耦合，电磁场的准静态近似成

立，本文仿真过程中忽略涡流现象。选择电流源作

为激励源，变化范围为［0 A， 1. 4 A］，变化步长为

0. 2 A。施加气球边界条件，结果云图如图 4 所示，

磁力线的路径依次经过外壳、气隙和衔铁等部位，形

成一条闭合的曲线。磁力线的弯曲程度反映了磁通

量的大小，在衔铁交界处磁感应强度最高。

在电磁力作用下，阀芯克服弹簧力产生位移。

通过式（3）计算阀孔开口面积，其中 r 为油道半径，x
为阀芯位移。

As =
arccos ( )1 - x

r
360 πr2 - ( r - x) r2 - ( )r - x 2

（3）
电磁阀的非线性映射关系如图 5 所示，开口面

积随电流增大而增大，且曲线斜率逐渐增大，即开口

速度随电流增大而增大。开口面积与电磁力存在等

效关系，开口速度逐渐增大表明电流与电磁力之间

存在正相关特性。另外，由于进出油道结构不同，相

同 电 流 和 电 磁 力 下 ，不 同 行 程 对 应 不 同 的 开 口

面积。

基于电磁阀动态特性，计算不同行程及不同电

流下流经电磁阀的压降：

∆p = ρ
2 ( Q

Cd As ) 2
（4）

式中：ρ 为液压油密度，为 1 200 kg/m3；As 为电磁阀开

口面积；Cd 为阀口流量系数；Q = ∆Avc，为油液流量，

∆A 为活塞和活塞杆截面积之差，vc 为活塞速度。通

过调节控制电流，电磁阀自动形成新的油路，产生所

需要的阻尼力。

1. 3　机械阀片形变量

活塞机械阀的构成如图 6 所示。上活塞 5 设有

常通孔 1，下活塞 4 设有压簧孔 3。因此，该活塞机械

阀为单向阀，仅在复原行程开启。当减振器做复原

运动时，复原腔液压油进入常通孔，作用于阀片 2 和

压簧 3，两者受压产生形变，形成流通油路。根据弹

性力学原理，节流阀片变形曲面微分方程为

D ( d2

dr2 + 1
r × d

dr ) ( d2 f
dr2 + 1

r × df
dr ) = p （5）

式中：常数 D = Eh3

12 (1 - μ3 ) ；r 为极半径，r ∈ [ ra，rb ]；
f 为阀片在半径 r 处的变形量，即位置半径 r 的函数；h
为阀片厚度；E 为阀片弹性模量；μ 为阀片材料泊

松比。

由阀片边界条件和物理性能求解微分方程，展

开恒等变换得到节流阀片在半径 r 处的变形解析表

达式，并可简洁地表示为

fr = σ r
p
h3 （6）

式中：p 为载荷值；σ r 为经验系数，由环形阀片内外圆

图 4　电磁阀仿真云图

图 5　电磁阀工作电流与开口面积的映射关系

图 6　活塞机械阀的构成
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的边界条件决定。通过有限元法计算阀片形变，阀

片物理参数如表 1 所示。

基于网格收敛性分析，确定网格单位为 0. 5 mm。

基于减振器复原腔平均油压，施加 3 MPa 载荷，阀片

变形量结果如图 7 所示。汇总仿真结果，获得阀片

弯曲变形曲线，如图 8 所示。

由图 7 和图 8 可知，阀片外围变形量最大，即开

度最大，阀片形成的节流效果沿半径逐渐减小。在

不同工况下，阀片出现不同开度，与电磁阀共同产生

减振器所需阻尼，实现减振器外特性调节。

2　CDC 减振器特性混合模型建立

2. 1　基础分段模型

根据 CDC 减振器工作原理，其输出力主要由黏

性阻尼力、弹性力和摩擦力组成。一般来说，弹性力

较小，建立 CDC 减振器模型时常忽略此力。黏性阻

尼力在 CDC 减振器输出力中占比最多，由液压油流

经组合阀系和气体体积变化两部分组成。当 CDC
减振器输入电流改变时，内部电磁阀的开度改变，液

体流动阻力发生变化。当减振器速度和激励频率变

化时，液压油流量和气囊内氮气的运动状态均有所

变化。因此，黏性阻尼力和 CDC 减振器的激励频率

及输入电流高度相关。参考文献［21］中叠加阻尼力

和摩擦力构建分段模型，描述减振器基本分段特性

与所受激励之间的关系。

阻尼力为

FC( )f，I =
ì

í

î

ïïïï

ï
ïï
ï

k1( )I ẋ + [ ]k2( )I - k1( )I vc( )I ，  ẋ < vc( )I

k2( )I ẋ，                                 vc( )I ≤ ẋ ≤ vr( )I

k3( )I ẋ + [ ]k2( )I - k3( )I vr( )I ，   ẋ > vr( )I

（7）
摩擦力为

F f( )f，I = ì
í
î

f1( )I ， ẋ > 0
f2( )I ， ẋ < 0 （8）

式中：ẋ = ẋmsin (2πf∙t )，ẋ 和 ẋm 是 CDC 减振器速度和

幅值，定义复原方向为正方向； f 是激励频率； I 是输

入电流； FC 为减振器阻尼力； ki 代表不同速度段下

减振器速度特性曲线的斜率，i=1 为压缩行程拐点前

的速度段，i=2 为两个拐点之间的速度段，i=3 为复原

行程拐点后的速度段； vr 和 vc 分别为减振器在复原

行程和压缩行程的拐点速度。

相关参数的定义如图 9 所示。摩擦力主要由减

振器内部相互接触的零件在滑动过程中产生，例如

活塞密封部件和缸体之间的滑动，式（8）中 f1 和 f2 分

别是复原和压缩过程的摩擦力。叠加阻尼力和摩擦

力，构建分段线性模型：

Fb( f，I ) = Fc( f，I ) + F f( f，I ) （9）
2. 2　非线性气滞模型

为抑制减振器特性畸变的发生率，所提出的

CDC 减振器设计有单筒独立气囊结构，内部橡胶件

采用氟橡胶，具备良好的抗高温、抗老化性能，有效

表 1　机械阀片物理参数

参数

内半径/mm
外半径/mm

厚度/mm
弹性模量/GPa

泊松比

数值

16. 00
22. 75

0. 50
200
0. 3

图 7　阀片变形有限元仿真结果

图 8　阀片弯曲变形曲线
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减小了越野环境及高温环境下温升效应对减振器外

特性的影响。气囊内部通过气囊活塞组件隔绝液压

油和氮气，在压缩腔内压力的作用下，气囊活塞的运

动滞后于减振器活塞，由此导致了外特性的非线性

气滞现象。分析实验测量的速度特性发现，如图 10
所示，减振器压缩行程及复原行程拐点之前，非线性

气滞特性不显著，但在复原行程拐点之后，存在明显

的气滞特性。

以分段直线为基准，衡量气滞特性与激励频率

的关系，如图 11 所示。对比复原行程拐点速度之后

实验值与基准直线，发现激励频率越小，气滞特性越

明显，即实验值与基准直线之间的差距越大。产生

此种现象的原因是激励频率越小，压缩腔和气囊之

间压差的变化速率越小，由此导致了气囊活塞运动

时滞性的加剧。

分段模型仅可描述减振器基本的分段特性，无

法描述复原行程拐点之后的非线性气滞特性，导致

与实际偏差较大。为提高减振器模型精度，引入高

斯模型开展非线性曲线拟合，以描述减振器的非线

性气滞特性。CDC 减振器的气滞特性主要与位移和

激励频率有关，因此以两者作为模型输入，如式（10）
所示：

Fn( x，f ) = a1∙e-( v ( )x，f - a2
a3

) 2

（10）
式中：v ( x，f )为位移 x 与频率 f 的速度函数；a1 为幅值

系数；a2 为偏移系数；a3 为形状系数。3 个系数有效

结合实现对气滞特性的精确描述。

2. 3　减振器混合模型

为提高减振器物理模型的精度，联合分段模型

和非线性气滞模型获得减振器混合模型，如图 12
所示。

在混合模型中，分段模型用于描述减振器基本

的分段特性，非线性气滞模型用于补偿分段模型不

能描述的气滞现象。两者联合可精确描述减振器阻

尼力与行程、激励频率和输入电流之间的关系。混

合模型的输入是行程、激励频率和输入电流，输出是

图 9　减振器分段线性特性

图 10　减振器非线性气滞特性

图 11　气滞特性与激励频率的关系

图 12　减振器混合模型示意图
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减振器阻尼力，即

Fd = ì
í
î

ïï

ïï

Fb( )f，I ，

Fb( )f，I + Fn( )x，f ，

ẋ < vr( )I
ẋ > vr( )I

（11）
式中：Fd 是混合模型的输出；Fb 是分段模型输出，通

过式（9）计算；Fn 是非线性气滞模型的输出。

减振器在复原行程拐点前后，存在明显的非线

性气滞特性差异，因此混合模型以复原行程拐点为

分界点分别建模。后续内容开展混合模型的参数辨

识、分析以及验证，完成减振器外特性模型的建立。

3　CDC 减振器特性实验及模型验证

3. 1　特性台架实验

为分析减振器特性，以及为特性模型参数辨识

提供基础数据，参照 QC/T 491—2018《汽车减振器性

能要求及台架试验方法》制定实验方案，如表 2 所

示。每个方案重复 3 次，减少各种随机扰动导致的

实验误差。

将 CDC 减振器上下端分别安装在台架的上下

夹具上，用稳压电流源输入固定电流，利用液压伺服

系统驱动减振器以固定行程和频率作简谐运动：

v = vm sin (2πft) （12）
vm = πfs × 10-3 （13）

式中：v 和 vm 分别为运动速度和速度幅值，m/s；t 为时

间，s；f 为激励频率，Hz；s 为行程，mm。计算机采集

实验数据并进行处理，实验台架如图 13 所示。

在开展减振器特性台架实验的过程中，不可避

免地存在机械振动、电流颤振和实验环境噪声等，导

致实验数据存在错误点、冗余点以及测量波动。此

类误差对后期的物理模型重构带来较大影响，为更

好提取减振器特性数据，开展数据滤波预处理，去除

错误点、波动点等数据。采用滑模滤波，原理为在一

组连续的采样数据中，按照某个数据块大小，连续对

该块大小的数据取均值。该方法优点在于数据处理

权重一致，可综合处理平均分布的噪声点，但须调节

滑动窗口大小，实现最佳平滑度。经测试，滑动窗口

取 20 时可准确反映减振器特性。以 1. 90 Hz/0. 4 A
实验结果为例，实验初始数据与预处理数据如图 14
所示。

3. 2　模型参数辨识

设实验数据为 ( xj，fj，Ij，Fj )，其中 j 是数据的序列

号，分段模型中有 7 个未知参数。以最小化模型仿真

值和实验值之间的误差为目标，开展模型参数辨识。

求解：

P t = [ k1，k2，k3，vc，vr，f1，f2 ]
T

（14）
最小化：

es(P t ) = ∑
j = 1

N

[Fb(P t，fj，Ij) - Fj ]
2

（15）

图 13　减振器特性测试台架

表 2　减振器特性实验方案

控制变量

输入电流/A
激振振幅/mm
速度/（m·s-1）
激振频率/Hz

数值

0. 0，0. 2，0. 4，0. 6
0. 8，1. 0，1. 2，1. 4

25
0. 3，0. 6，0. 9，1. 0

1. 90，3. 81，5. 73，6. 37

图 14　减振器特性实验数据预处理
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约束：

vr，f2 > 0，f1 ；ki，vc < 0 （16）
式中：P t 是离散的优化变量；Fb(P t，fj，Ij)是分段模型的

计算值；N 是数据个数。通过辨识模型参数，1. 9 Hz-
0. 4 A 耦合下分段模型的参数如表 3 所示。

对于实验中未涉及的其他电流，可通过插值方

法获得模型参数。复原行程拐点之后，利用非线性

气滞模型补偿分段模型。以位移和激励频率为输

入，分段模型与实验值之间的误差为输出，拟合非线

性气滞模型如式（17）所示。

Fn( x，f ) = 295∙e-( v ( )x，f - 0. 35
0. 18 )2

（17）
式中 v ( x，f )为复原行程拐点后减振器的运动速度，

处 于 拐 点 速 度 与 最 大 值 区 间 内 ，即

v ( x，f ) ∈ [ vr， 2πxf ]。
3. 3　模型参数频变特性分析

辨识所有工况的模型参数后，分析参数与控制

电流和激励频率的关系。其中，控制电流和激励频

率对 k2、k3 和 vr 的影响较显著，影响关系如图 15~图

18 所示。

如图 15 和图 16 所示：k2与激励频率之间呈指数

关系，随激励频率增大而增大，但增大速度随激励频

率增大而减小；k3与激励频率之间近似为线性关系，

激励频率增大，k3 减小；k2 和 k3 均与控制电流存在二

次函数关系，控制电流增大时，两者先减小后增大。

当激励频率一定时，在控制电流 0. 4 A 左右，两者达

到最小值。

如图 17 所示：随着激励频率增大，k2和 k3之间的

差值减小，说明频率增大使得第 2 阶段和第 3 阶段的

斜率趋于相同；在高频阶段，两者差值趋于 0，即第

2、3 阶段近似为一条直线。在速度特性图上表征

为，复原行程的拐点不再明显。产生该现象的原因

为，激励频率变化引起机械阀开阀速度的改变，同时

机械阀仅在复原行程工作，由此产生了激励频率对

复原特性的影响。

如图 18 所示，复原行程的拐点速度 vr 与控制电

流和激励频率均呈近似线性关系，随激励频率增大，

vr增大。与控制电流的关系较复杂，低频阶段 vr与控

制电流呈反相关，控制电流增大，vr 减小，在速度特

性图上呈左移现象；高频阶段 vr 与控制电流呈正相

表 3　1. 9 Hz-0. 4 A 耦合激励下分段模型参数

参数

k1/（N·s·m-1）

k2/（N·s·m-1）

k3/（N·s·m-1）

vc/（m·s-1）

数值

-1 605. 7
-15 128
-1 778. 9
-0. 037

参数

vr/（m·s-1）
f1/N
f2/N

数值

0. 054
-79. 36
34. 17

图 15　k2与控制电流和激励频率的关系

图 16　k3与控制电流和激励频率的关系

图 17　分段模型斜率与激励频率的关系
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关，vr 随控制电流增大而增大，在速度特性图上呈右

移现象。

3. 4　减振器特性模型验证

所提出的减振器混合模型以复原行程拐点为分

界点，拐点之前由分段模型描述减振器特性，拐点之

后叠加补偿模型描述非线性气滞特性。因此，混合

模型的验证包含拐点之前分段模型验证和叠加补偿

模型之后的分析两部分。

3. 4. 1　分段模型验证

分段模型验证主要针对压缩行程和复原行程拐

点之前的区间，不同电流-激励频率耦合下实验值和

模型仿真值的对比如图 19~图 22 所示。在压缩行程

的后半段过程中，即 S<0 且 v<0 减速区间内，实验数

据存在一定程度的振荡现象，这是因为下行时重力

惯性作用更大，速度控制出现波动，属于合理实验误

差，总体趋势与仿真值保持一致。

如图 21 和图 22 所示，在通电状态下，当激励电

流增大时，CDC 减振器的做功量不断减小。具体表

图 18　vr与控制电流和激励频率的关系

注：线条为仿真值，实点为实验值。

图 19　0. 0 A 控制电流下示功特性曲线对比

注：线条为仿真值，实点为实验值。

图 20　0. 0 A 控制电流下速度特性曲线对比

注：线条为仿真值，实点为实验值。

图 21　1. 90 Hz 下示功特性曲线对比

注：线条为仿真值，实点为实验值。

图 22　1. 90 Hz 下速度特性曲线对比

􀅰􀅰 772



2025（  Vol.47）  No.4 朱甲梁，等：考虑非线性气滞的内置组合阀式 CDC 减振器特性建模

现为，激励电流从 0. 2 增加到 0. 8 A 时，减振器做功

量的调节范围变化率较小。激励电流从 0. 8 增加到

1. 4 A 时，减振器调节范围变化率较大。且由于电磁

阀动态特性的影响，激励电流增大，速度特性曲线的

斜率相应减小。

通过汇总 1. 90 Hz/3. 81 Hz/5. 73 Hz/6. 37 Hz 共

4 个不同工况下的特性实验数据，并提取峰值阻尼

力值绘制汇总图，以此分析 CDC 减振器可调范围。

如图 23 所示，当激励电流改变时，复原行程阻尼力

变化范围为 5 058. 45~855. 16 N，压缩行程阻尼力变

化范围为 1 664. 41~451. 05 N。从阻尼力调节范围

可看出，减振器特性是不对称的，这是因为所设计

机械阀为单向阀，且电磁阀的两个油口结构不一

致，即组合阀系在复原和压缩行程提供不同油路。

在 CDC 减振器的特性描述方面，仅依赖分段线性模

型无法准确描述减振器的非线性气滞特性。相比

于其他区间，在复原行程拐点之后，实验值与分段

模型计算值的平均差距更大。因此，通过非线性气

滞模型补偿分段模型，两者联合形成 CDC 减振器混

合模型。

3. 4. 2　混合模型验证

通过在复原行程拐点之后叠加气滞补偿模型，

建立减振器混合模型。以 1. 9 Hz-1. 2 A/1. 4 A 耦合

作用下 CDC 减振器特性为例，验证减振器混合模型

的计算精度及对非线性气滞特性的准确描述。如图

24 所示，特性实验曲线和分段模型及混合模型的计

算曲线均较为饱和且完整，实验与仿真结果的趋势

基本吻合。在复原行程拐点之后，联合气滞模型的

混合模型利用良好的非线性拟合能力，形成气滞特

性补偿，弥补了分段模型的不足。

混合模型主要在复原行程拐点之后为分段模型

提供气滞补偿，因此计算区间内两类模型与实验值

的误差。分析区间误差时，采用平均误差，如式（18）
所示。

ε =
∑

1

N ( )yi - y
y

N （18）
式中：ε 为模型仿真值与实验值之间的误差；N 为复

原行程拐点至结束点之间的采样个数；yi 为分段模

型和混合模型的仿真值；y 为实验值。减振器特性

分 段 模 型 和 混 合 模 型 的 平 均 误 差 对 比 如 图 25
所示。

如图 25 所示，在所有耦合工况下，减振器混合

模型平均误差均小于分段模型，计算精度得到有效

提高。针对复原行程的气滞特性，混合模型精度平

均提高 55. 91%。频率越低，减振器非线性气滞特性

越显著。因此，在频率相对较低的工况下，混合模型

的补偿效果更好，在 3. 81 Hz-0. 2 A 耦合工况下模型

精度提高 66. 29%。图 26 为不同电流-激励频率耦

合作用下减振器峰值阻尼力的仿真值与实验值对比

结果，整体上实验数据大于仿真数据，是因为模型处

于比较理想的条件，输出阻尼力相对缓和集中。

图 23　减振器峰值阻尼力汇总图

图 24　减振器特性模型对比

图 25　减振器特性模型平均误差对比
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如图 27 所示，所有工况下两者相对最大误差均

小于 10%，所建立的减振器特性模型正确可靠，可有

效替代成本高昂、过程繁琐的减振器特性台架实验，

为减振器后续优化设计提供便利。

4　结论

电磁阀外置的油气混合双筒减振器在高速、高

温等工况下，易产生响应速度不足、阻尼连续调节稳

定性差以及气穴空程现象，严重影响车辆操稳性和

舒适性。另外，现阶段减振器研发过程依赖大量特

性实验，导致研发周期长、成本高，不利于减振器的

高效优化设计。而大部分已有的特性模型仅描述减

振器基本的分段线性特性，或利用恒定时延值法分

析非线性气滞行为，模型计算值与实测值偏差较大，

无法精确反映减振器特性。针对现阶段在减振器结

构和特性建模方面存在的不足，提出了一种内置组

合阀式 CDC 减振器结构方案及特性建模方法，主要

结论如下。

（1）针对传统减振器高温特性畸变、高速响应不

稳定等问题，提出单筒独立气囊结构、内置电磁-机

械组合阀系新方案。所提出减振器提高了高温高速

工况特性稳定性，且具备更低的加工成本。对组合

阀系开展有限元仿真，发现阀孔开度的变化速度随

控制电流增加而逐渐增大，此种特性可确保高速工

况下减振器具有足够的阻尼调节响应速度。

（2）基于特性分析发现，所设计的机械-电磁组

合阀系在不同行程下提供不同油路，有效实现了减

振器特性的拉压不对称需求。另外，在开阀速度影

响下，复原行程拐点随激励频率增大而右移，在高频

工况下，复原行程拐点不再明显，该特性与模型参数

分析结论一致。开展气滞特性分析发现，复原行程

拐点之后，减振器存在明显的非线性气滞特性，且激

励频率越低，气滞特性越明显。这种现象是因为低

频激励下，压缩腔和气囊之间的压差变化速度降低，

导致气囊活塞运动时滞性加剧。

（3）为准确描述减振器的频变非线性特性，联合

分段模型和气滞补偿模型，构建减振器频变非线性

特性的混合模型。在不同电流-激励频率耦合工况

下，混合模型精度较分段模型平均提升了 55. 91%，

且混合模型仿真值与实测值之间的误差小于 10%，

表明所提出的减振器特性模型可有效减少乃至替代

减振器特性的台架实验，降低研发过程中大量实验

带来的高昂成本，并为减振器的优化设计提供理论

依据。

CDC 减振器的阻尼特性受到工作时间、温升效

应等因素的影响，因此在后续模型参数优化过程中，

可考虑温升效应对时延、颤振等现象的影响，以及工

作液压油黏温特性等相关变量，进一步提高减振器

特性模型的精度。
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