
 
第 43 卷第 6 期 

2 0 0 7 年 6 月 
机  械  工  程  学  报 

CHINESE JOURNAL OF MECHANICAL ENGINEERING 
Vol .43   No .6 

Jun. 2 0 0 7 

筒式减振器叠加节流阀片开度与特性试验* 

周长城 1, 2  顾  亮 2 
(1. 山东理工大学交通与车辆工程学院  淄博  255049； 
2. 北京理工大学机械与车辆工程学院  北京  100081) 

 
摘要：建立环形弹性节流阀片的力学模型，根据弹性力学原理建立弹性阀片弯曲变形的微分方程。利用边界条件

得到环形弹性节流阀片的弯曲变形曲面通解表达式，然后对通解进行恒等变换得到节流阀片弯曲变形系数。提出

一种弹性阀片弯曲变形精确计算方法。利用弯曲变形系数对节流阀片的弯曲变形进行分析研究，与目前两种计算

方法进行比较，并对计算偏差对减振器设计及特性分析影响进行分析。对叠加阀片当量厚度及叠加阀片对节流阀

开度的影响进行分析，对减振器在不同叠加阀片下特性进行特性试验，结果表明该研究对减振器阀系参数设计、

特性分析具有指导意义。 
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0  前言  

筒式减振器节流阀片的弯曲变形量直接影响着

减振器的阻尼特性，影响着悬架的性能，即影响着

车辆的平顺性和操作稳定性[1-2]。而振器节流阀弹性

阀片的精确分析计算是一直困扰工程设计和应用的

一个重要问题，目前对单片或多片节流阀片的分析

计算方法，不能满足对产品进行精确设计和特性分

析的要求。当今国内、外对弹性阀片变形计算方法

有两种[3]：一种是利用《机械设计手册》的最大挠

度系数和计算公式；另一种是利用现代流行的有限

元分析软件，例如 ANSYS。以上两种计算方法对于

阀片设计计算各有优缺点。 
《机械设计手册》[4]中的最大挠度系数法，虽然

根据阀片内、外半径之比 rb/ra，查得阀片最大挠度

系数和计算公式，可对阀片厚度进行粗略设计。但

是当实际阀片内、外半径比值在手册中没有给出时，

很难准确查得最大挠度系数。同时，该方法只能计

算阀片在外半径 rb 处的最大挠度，不能计算实际阀

片在阀口位置半径 rk 处的变形量。对于有限元分析

软件，虽然可根据阀片的结构建立仿真分析模型，

对模型划分有限元网格并施加载荷，利用仿真程序

可得到阀片在任意位置半径 r 处变形的数值解，且

比最大挠度系数法精确。然而，由于该方法没有阀

片变形计算的解析式，不能对阀片厚度进行设计，

只能对给定结构阀片进行变形量数值仿真验证。 
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减振器节流阀片大都是利用多片节流阀片叠

加，以满足减振器不同特性要求，同时叠加节流阀

片与单片阀片相比具有很多优点。目前，虽然国内、

外已有学者采用有限元分析软件对叠加阀片进行初

步研究[3]，并得到了有价值的结论，如叠加阀片不

等于各叠加阀片厚度之和、叠加阀片变形量不能用

单片厚度等于叠加阀片厚度之和的阀片代替、叠加

阀片变形量与叠加顺序无关，但是，这些研究没有

解决叠加阀片设计中的关键问题，不能满足减振器

实际设计和生产的需要，如多片阀片叠加的等效厚

度、叠加阀片厚度和应力之间关系、设计厚度阀片拆

分设计为叠加阀片、叠加阀片最大厚度等问题。 
为精确、可靠地对减振器阀系参数进行设计，

必须对节流阀片的弯曲变形以及在节流阀阀口位置

的有效开度进行研究，同时必须对叠加节流阀片以

及等效厚度对节流阀开度的影响进行研究。 

1  环形节流阀片弯曲变形微分方程 

减振器环形弹性节流阀片中间是固定约束，有

效内圆半径为 ar (考虑安装尺寸)，外圆半径为 br ，

阀片的厚度为δ，所受的压力为 q，在半径 r 处的弯

曲变形量为 f，如图 1 所示。 

 

图 1  弹性阀片力学模型 
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由于结构和载荷都是绕 z 轴对称，同时减振器

节流阀片大部分时间处于小挠度状态，因此根据弹

性力学可以得到弹性变形曲面的微分方程[5-6] 
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式中 D 为常数， [ ]3 12(1 )D Eδ μ= − ；r 为极径，

a b[ , ]r r r∈ ；当多片阀片叠加时，阀片厚度应按当量

厚度进行计算；E 为阀片弹性模量； μ 为弹性阀片

泊松比。 
将以上数据代入 [ ]3 12(1 )D Eδ μ= − 可求得常

数 D 的数值。 
式(1)的通解为 

 2 2 *
1 2 3 4ln lnf C r C r r C r C f= + + + +  (2) 

式中 2 2
1 2 3 4ln lnC r C r r C r C+ + + 为奇次微分方程的

通解， *f 为微分方程的特解。 

2  节流阀片弯曲变形微分方程的解 

2.1  弯曲变形微分方程的特解 
由于方程中 D 和 q 均与 r 无关，因此设微分方

程特解 * 4f Br= ，代入常微分方程式(1)，得 
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因此，微分方程的特解为 
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2.2  弯曲变形微分方程解的通解 
将式(3)代入式(2)得微分方程的通解为 
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该弹性阀片的内圆是固定约束，外圆是自由约

束，边界条件可用下列表达式表示。 
阀片内圆 
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ff
r= == =  

阀片外圆 
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式中 M 为阀片所受力矩，Q 为阀片所受剪切力。 
微分方程通解中还有 4 个常数 C1、C2、C3 和

C4 有待确定，它们可由节流阀片的边界条件确定。 
将方程系数 C1、C2、C3、C4 和 B 代入式(4)，

得到弹性阀片在半径 r 处的弯曲变形的通解，即 
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将 A1、A3、B1、B3、E1、E2、X 和 D 代入式(5)，
就可得到节流阀片在半径 r 处弯曲变形的具体通解

表达式，也就是弹性节流阀片弯曲变形精确解的数

值表达式。 

3  节流阀片弯曲变形系数 

为使弹性阀片弯曲变形的表达式能在弹性阀片

设计、性能分析等中得到实际应用，必须对弹性阀

片弯曲变形的表达式进行恒等变换，最后化为阀片

设计所关注参数的简单表达式，即化为压力 q 和阀

片厚度δ 的表达式。 
3.1  节流阀片弯曲变形系数 

对方程的解进行分析可以发现，解的各项系数

都含有一个共同因子 3/q δ 。因此对阀片的弯曲变形

方程的解进行恒等变形，将方程解的各项都化为关

于 3/q δ 的表达式，将阀片弹性模量 E，阀片内径 ra，

阀片外径 rb 以及需要计算弯曲变形的位置半径 r 都
归到一个常数项系数 Gr，其表达式为 
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因此，阀片在位置半径 r 处的变形量可化为
3/q δ 与弯曲变形系数[7]Gr 乘积的简单表达式，即 

 3r
qf G

δ
=  (7) 

3.2  弯曲变形系数 Gr随位置半径 r 的变化 
在不同阀片位置半径 r 处，阀片变形系数 Gr
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的大小是不同的，Gr 与半径 r 的变化曲线也恰好反

映了弹性阀片弯曲变形的趋势，如图 2 所示。 

 

图 2  弯曲变形系数 Gr 与半径 r 的关系曲线 

3.3  弯曲变形系数 Gr的物理意义和适用性 
由式(6)和图 2 可知，弯曲变形系数 Gr 与阀片

厚度无关，与阀片内半径、外半径及阀片材料物理

特性有关，其物理意义是单位厚度阀片，在单位压

力 q 作用下，在半径 r 处的变形能力，单位为 m6/N。

Gr 是半径位置 r 的函数，大小随阀片位置半径 r 而
变化。只有当阀片位置半径给定后 Gr 才是一个常

数，即 Gr 是阀片在半径 r 处的变形系数。 
当弹性阀片的内半径 ra、外半径 rb以及弹性模

量 E 确定后，利用弯曲变形系数 Gr 计算程序，可以

求得各种不同内半径、外半径以及在不同半径位置

r 处的 Gr，即可以求得阀片在任意位置半径 r 处的

变形量，因此 Gr 可对不同结构尺寸的减振器节流阀

片进行优化设计、特性分析和验证，具有广泛的适

用性。 

4  叠加节流阀片的当量厚度 

4.1  n 片相同厚度为节流阀片的当量厚度 
对于 n 片厚度相同即 1 2 nδ δ δ δ= = = = 的叠

加节流阀片，各阀片承受压力相等，且各节流阀片

压力之和等于总叠加阀片所受压力 q，各叠加阀片

的弯曲变形量等于总弯曲变形量。设当量厚度为δd

的单片节流阀片的变形量与 n 片叠加的变形量相

等，由弯曲系数法可以得到节流阀片的最大弯曲变

形量，因此，叠加阀片和当量厚度阀片弯曲变形量

之间的关系为[8] 

 3 3
d

r r
q qG G

nδ δ
=  

即 
 3

d nδ δ=  (8) 

4.2  n 片不同厚度节流阀片的当量厚度 
对于 n 片不同厚度叠加节流阀片，各个阀片所

承受的压力之和等于总的压力，各个阀片的变形量

相等且等于叠加后的总变形量，即等于一个当量厚

度阀片变形量，即 
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因为 1 2 nq q q q+ + + = ，代入上式可得到当量

厚度δd 为 

 3 3 33
d 1 2 nδ δ δ δ= + + +  (9) 

5  节流阀片弯曲变形量的计算 

《机械设计手册》[4]虽然给出了一个阀片最大挠

度计算公式，但利用该公式只能满足阀片的粗略设

计计算，同时《机械设计手册》所给出的公式和挠

度系数只能求出在外径 rb 处的最大挠度。利用弯曲

变形系数可以对节流阀片在任意半径位置的变形量

进行精确解析计算。 
下面就以减振器节流阀为例，如图 3 所示。利

用变形系数 Gr 对节流阀片弯曲变形量进行分析计

算，与当今两种计算方法的计算结果进行比较，并

对偏差对减振器阀片厚度设计和特性分析的影响进

行分析。设弹性阀片内半径 a 5 mmr = ，外半径

b 8.5 mmr = ，阀口位置半径 k 8 mmr = ，阀片厚度

0.3 mmδ = ，阀片压力 3 MPaq = ，泊松比 0.3μ = ，

弹性模量 200 GPaE = 。 

 

图 3  减振器节流阀结构简图 

5.1  节流阀片半径 a b[ , ]r r r⊆ 处的弯曲变形量 

将计算得到的弯曲变形系数 Gr 与
3/q δ 相乘，

便可求得在位置半径 r 处的弯曲变形量 rf 。如果以

r 为横坐标、fr 为纵坐标，所绘制的曲线就是弹性阀

片弯曲变形曲线，如图 4 所示。 
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图 4  弹性阀片弯曲变形曲线 

5.2  节流阀片外径 rb处的最大变形量 
利用节流阀片的基本参数，可计算该弹性阀片

在外径 br 处的弯曲变形系数
br

G =0.864 33 mm6/kN，

因此在外径 b 8.5 mmr = 处的最大弯曲变形量为 

 
b b 3 0.096 036 mmr r

qf G
δ

= =  

5.3  节流阀片在阀口半径 rk处的开度 
减振器弹性节流阀片在阀口位置半径 rk处弯曲变

形的大小即阀的开度，将直接关系着减振器的特性。 
在阀口半径处的变形系数为

k
=rG 0.710 53 mm6/kN， 

利用该变形系数，可以对阀的开度分析计算。因此

节流阀片在阀口处的弯曲变形量，即节流阀开度为 

 
k k 3 0.078 948 mmr r

qf G
δ

= =  

5.4  其他计算方法偏差及对设计和特性分析影响 
其他几种计算方法偏差及对设计和特性分析的

影响如下所述。 
(1)《机械设计手册》挠度系数法 
利用《机械设计手册》可以查得节流阀片在外

径 rb 处最大变形计算公式为[4] 

 
b

4
b

6 3r
qr

f C
Eδ

=  (10) 

式中 C6 是由阀片外、内半径比值 rb/ra，查《机械设

计手册》得到最大挠度系数。 
根据上述阀片外、内半径比值 rb/ra=1.7，利用

《机械设计手册》中的公式进行插值计算，可得上述

阀片最大挠度系数 C6=0.045 44，因此该阀片最大挠

度为 

 
b

4
b

6 3r
qr

f C
Eh

= =0.131 777 mm 

(2) 有限元分析软件 ANSYS 
利用有限元分析软件，可对已知厚度和压力的

阀片变形进行仿真验证计算。对上述阀片建立模型，

划分单元网格长度为 0.01 mm，对模型施加载荷，

利用仿真程序进行静力学仿真分析，阀片变形仿真

所得到的最大变形量
br

f =0.129 mm。 

(3) 计算偏差分析 
采用《机械设计手册》最大挠度系数 C6法计算

偏差产生的原因是，最大挠度系数 C6 难以精确确

定，同时该方法没有考虑阀片材料的泊松比，如      
果用最大挠度代替，在阀口位置的挠度将产生更大     
偏差。 

有限元分析软件对阀片最大挠度计算产生偏差

的原因是，对模型划分单元网格时产生误差；同时

有限元计算是通过网格之间的传递对阀片挠度进行

数值分析计算的。 
对于上述阀片，在相同条件下利用《机械设计

手册》和有限元分析软件所得最大挠度与变形系数

Gr法解析计算值的偏差分别为
br

fΔ =0.035 741 6 mm；

br
fΔ =0.032 964 mm。 

(4) 偏差对阀片设计和特性分析影响 
当利用《机械设计手册》最大挠度公式对阀片

厚度设计时，由于计算得到的最大挠度比利用变形

系数 Gr 解析计算得到的数值偏大。阀片厚度是根据

减振器设计要求速度特性设计的，因此该偏差将使

得阀片设计厚度偏厚。 
当利用《机械设计手册》的最大挠度公式对减

振器特性进行仿真分析时，由于在相同压力下计算

得到的节流阀开度偏大，因此对相同结构尺寸的减

振器进行特性仿真分析时，该偏差将影响减振器特

性分析和仿真的准确性和可靠性。 

6  叠加节流阀片对节流阀开度的影响 

当阀片所承受的压力一定时，弹性阀片的最大

挠度与阀片厚度δ 3 成正比。当节流阀片由不同厚度

或数量的节流阀片叠加时，叠加阀片当量厚度将随

着叠加阀片的数量或厚度的增加而变化，叠加阀片

的最大挠度和节流阀开度将发生相应变化。 
下面以 n 片相同厚度节流阀片叠加为例，分析

叠加阀片对节流阀开度的影响。设 n 片叠加阀片的

厚度δi=0.1 mm。 
6.1  叠加阀片对当量厚度影响 

当叠加阀片厚度 0.1 mmiδ = ，叠加阀片的数量

n 增加时，叠加阀片的当量厚度 3
d in hδ = 将发生相

应的变化。在不同叠加阀片数量 n 下，叠加阀片当

量厚度δd 的数值如表 1 所示。当量厚度δd随叠加阀

片数量 n 的变化曲线如图 5 所示。 



 机  械  工  程  学  报 第 43 卷第 6 期期 214 

表 1  在不同叠加阀片(δ i =0.1 mm)数量 n 下的参数数值 

叠加阀片

数量 n 

当量厚度 

δd/mm 

最大挠度 

br
f /mm 

阀口开度 

kr
f /mm 

最大挠与阀口开

度之差

b k
( ) /r rf f− mm

1 0.100 00 2.593 00 2.131 60 0.461 40 

2 0.125 99 1.296 50 1.065 80 0.230 70 

3 0.144 22 0.864 33 0.710 53 0.153 80 

4 0.158 74 0.648 25 0.532 90 0.115 35 

5 0.171 00 0.518 60 0.426 32 0.092 28 

6 0.181 71 0.432 16 0.355 27 0.076 89 

7 0.191 29 0.370 43 0.304 51 0.065 92 

8 0.200 00 0.324 12 0.266 45 0.057 67 

9 0.208 01 0.288 11 0.236 84 0.051 27 

10 0.215 44 0.259 30 0.213 16 0.046 14 

 

图 5  当量厚度δd随叠加阀片数量 n 变化曲线 

6.2  叠加阀片对最大挠度和开度的影响 
当叠加节流阀片数量增加时，阀片最大挠度

br
f

和开度
kr

f 在不同叠加阀片数量 n下的数值如表 1所

示，随叠加阀片数量 n 的变化曲线如图 6 所示。 

 
图 6  

br
f 和

kr
f 随叠加阀片数量 n 变化曲线 

6.3  叠加阀片对最大挠度与节流阀开度之差影响 
当叠加节流阀片的数量增加时，阀片最大挠度

与节流阀开度之差
b kr rf f− 在不同叠加阀片数量 n

下的数值如表 1 所示，而
b kr rf f− 随叠加阀片数量 n

的变化曲线如图 7 所示。 

 
图 7  

b k
( )r rf f− 随叠加阀片数量 n 变化曲线 

7  减振器特性试验 

据减振器速度特性设计要求，复原阀节流阀片

设计厚度δf =0.260 5 mm，压缩阀节流阀片设计厚度

δy =0.1 590 mm。根据叠加阀片当量厚度计算公式，

在当量厚度相等前提下，复原和压缩阀节流阀片可

采用不同片数和厚度的叠加阀片组合，n1×h1, n2×h2, 
, nn×hn，具体叠加阀片的组成如表 2 所示。 

表 2  叠加节流阀片组合方案 

叠加方案 
n1×δ1/ 

(mm×mm)

n2×δ2/ 

(mm×mm) 

n3×δ3/ 

(mm×mm) 

当量厚度

δd/mm 

复原阀片 I 

复原阀片 II 

压缩阀片 I 

压缩阀片 II 

2×0.1 

1×0.1 

4×0.1 

1×0.1 

2×0.15 

5×0.15 

— 

1×0.15 

1×0.2 

— 

— 

— 

0.255 86 

0.261 50 

0.158 74 

0.163 60 

由表 2 可知，采用不同叠加阀片组合，可使得

叠加阀片的当量厚度δd 接近于设计厚度δ。 
对不同叠加阀片组合方案减振器进行速度特性

试验，由于叠加节流阀片当量厚度接近于设计厚度，

在不同叠加节流阀片组合情况下，减振器具有相同

的特性。试验测得减振器示功图如图 8 所示。 

 

图 8  减振器示功图 
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由减振器特性试验可知，在叠加阀片当量厚度

接近设计厚度情况下，减振器特性相同。 

8  结论 

(1) 利用弯曲变形系数 Gr，不仅可计算节流阀

片的最大挠度
br

f 和节流阀开度
kr

f 的大小，而且还

可计算节流阀片在任意半径 r 处的弯曲变形量 rf ，

对于减振器节流阀的设计、计算和分析具有重要     
价值。 

(2) 叠加节流阀片的当量厚度δd 与叠加节流阀

片的厚度δi 和数量 n 有关，当量厚度δd 与叠加阀片

之和
1

n

i
i

δ
=
∑ 不等，当量厚度δd 大于最大叠加阀片厚度

1 2max[ , , , ]nδ δ δ ，小于叠加阀片厚度之和
1

n

i
i

δ
=
∑ 。 

(3) 随着叠加阀片当量厚度δd 的增加，阀片的

弯曲变形量 rf 减小，其中，阀片最大挠度
br

f 、节

流阀开度
kr

f 以及最大挠度与节流阀开度之差
br

f – 

kr
f 也都随之减小。 

(4) 当叠加阀片的当量厚度δd 较小时，阀片的

最大挠度与节流阀开度之差
br

f –
kr

f 较大。当节流阀

片的外半径 rb与节流阀片的阀口位置半径 rk相差很

大时，
br

f –
kr

f 较大。在实际减振器设计计算时，不

能用最大挠度
br

f 代替节流阀开度
kr

f 。 

(5) 叠加阀片当量厚度δd 相等或接近，减振器

特性相同或逼近；叠加阀片当量厚度δd 不等，减振

器特性将不同。 
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Abstract：The mechanics model of flexible ring throttle-slice 

and the differential equation of its deformation are established 

based on elastic mechanical principals. Utilizing the boundary 

condition, the general solution of elastic ring throttle-slice’s 

deformation curved surface is obtained, and a deformation co-

efficient of elastic throttle-slice is formed by identical transfor-

mation of the general solution of elastic throttle-slice. Then a 

precise method for calculating ring throttle-slice deformation is 

put forward. The bending deformation of throttle-slice is ana-

lyzed based on the deformation coefficient, and comparison 

with two common-used approaches is also performed about 

influence of calculation deviation on design and performance of 

damper. The effect of the equivalent thickness of superposition 

throttle-slices on throttle opening size is studied. Experimental 

results on telescope-damper performance at different superposi-

tion throttle-slices show that the research can play an important 

role at damper valves design. 

Key words：Telescope-damper  Throttle  

Throttle opening size 
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