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摘要：基于多支路互连式油气悬架刚度阻尼耦合特性，对同一行程阻尼非一致性问题进行了研究。在对该油气悬架

连通结构形式及原理分析的基础上，建立了液压系统中阻尼阀、蓄能器及部分液压系统数学模型。通过软件仿真，

观察比较了系统特性的变化，找出了同行程阻尼非一致性产生的原因，并分析了参数变化对同行程阻尼非一致性的

影响。研究结果对互连式油气悬架阻尼半主动控制研究具有指引参考价值。
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　　悬架是车身与车轮之间的一切传力连接装置的总称，是
影响车辆平顺性（舒适性）和操稳性（安全性）的重要因

素［１］。被动悬架的设计是对平顺性和操稳性的折中，悬架系

统的阻尼一经确定就不再变化，在车辆行驶过程中无法根据

车况和路况等因素的变化而进行调节，这就限制了车辆性能

的提高［２］。对于多轴车辆，考虑到各车轮垂直载荷分配及侧

倾等问题，各种结构形式的连通式半主动油气悬架应运

而生［３］。

油气悬架具有的载荷平衡特性以及使整车获得较好平

顺性和操稳性的一个重要原因是油气悬架的连通结构。连

通式油气悬架根据连通结构形式的不同可以分为４种：平衡
式油气悬架、抗侧倾式油气悬架、Ｘ连通式油气悬架、混合连
通式油气悬架。

对于独立式油气悬架，同行程上半段阻尼（从平衡位置



到最高点）与下半段（从最低点到平衡位置）阻尼是相同的。

但是连通式油气悬架，一条油路中往往有多个蓄能器，从油

缸流出的油液分多条油路流入多个蓄能器，由于各条油路的

阻尼不同，油液流入各个蓄能器的体积不同，则蓄能器内部

的气体压力不同，造成压缩行程和伸张行程油液流动状态

（流向、流量）的混乱，最终造成同行程上半段阻尼与下半段

阻尼非一致性问题的出现。

本文基于以上几种连通结构形式，设计了一种用于多轴

车辆的互连式半主动油气悬架，在建立系统数学模型的基础

上，以压缩行程为例，对同行程阻尼非一致性问题做了透彻

分析。文章分为一下几部分：液压系统结构原理的分析、液

压系统数学模型的建立、阻尼非一致性问题分析、结论。

１　液压系统结构及原理

针对某四轴车辆设计了一种互连式油气悬架，一二桥之

间连通，三四桥之间连通，一二桥液压系统与三四桥液压系

统相同，以一二桥液压系统为例进行说明。如图１所示，一
二桥油气悬架液压系统可分为４个油缸、左侧液压集成块、
右侧液压集成块、中央液压集成块４部分。１Ｌ、１Ｒ、２Ｌ、２Ｒ分
别为一桥左侧油缸、一桥右侧油缸、二桥左侧油缸、二桥右侧

油缸。左侧液压集成块包括２条压缩油路的阻尼阀组（溢流
阀 ＦＶ１ｌ、ＦＶ２ｌ，单向节流阀 ＴＶ１ｌ、ＴＶ２ｌ）、蓄能器（Ａ１ｌ、
Ａ２ｌ）和开关阀（两位两通电磁阀 Ｖ１ｌ、Ｖ２ｌ、ＳＶ１ｌ、ＳＶ２ｌ，两位
３通电磁阀 ＣＶ１ｌ、ＣＶ２ｌ）；右侧液压集成块相同；中央液压
集成块中不同之处是用比例溢流阀代替溢流阀。

图１　互连式油气悬架液压回路

　　同桥左侧油缸上下腔与右侧油缸上下腔交叉连通，结构
形式相当于抗侧倾油气悬架；一二桥同侧油缸上下腔对应连

通，结构形式相当于平衡式油气悬架。图中黑色实线为油缸

下腔（压缩腔）油路，绿色实线为油缸上腔（伸张腔）油路。

左侧油缸下腔分别通过３条油路与侧边液压集成块、中央液
压集成块连通，油液经３条油路分别流入３个蓄能器，且与
右侧油缸上腔连通；右侧同理。

为了研究单个悬架系统的阻尼特性，把其他３个油缸隔
离，只让单独一个油缸油路导通，则单油缸作动油路图可简

化为图２所示。油缸下腔油液分别通过３条油路（图中红实
线所示）与３个蓄能器连通，蓄能器容积、预充气压力都相
同，其中Ａ１ｒ支路与Ａ２ｒ支路阻尼阀组完全相同，而Ａｆｒ支路
所使用的比例溢流阀ＰＶｆｒｃ要比另外２条支路的溢流阀流
量压降梯度小，即Ａｆｒ支路的阻尼大。

图２　单油缸作动油路图

２　液压系统数学模型

本节对系统中的蓄能器及产生阻尼的节流阀、单向阀、

比例溢流阀进行数学建模，给出流量压差关系式，然后根据

油路连通关系给出单缸作动油路数学模型。首先给出一些

假设［４］：① 油液是不可压缩的；② 忽略温度对油液特性的影
响；③ 系统无泄漏。
２．１　蓄能器数学模型

蓄能器内所充的不活泼气体为氮气，当压力变化范围较

小、实际工作温度变化较小时，可将其按照理想气体进行处

理［５］。在快速加载时，可以把它看成一个绝热过程，可取气

体多变指数为ｒ＝１．４；当缓慢加载时，把它看成一个等温过
程，可取气体多变指数为ｒ＝１．０，在实际过程中，可以认为气
体状态方程介于绝热和等温之间，ｒ＝１．２～１．３［６］。考虑到
越野车行驶工况复杂，所用油气悬架工作环境恶劣，所以应

用实际气体状态方程来描述其性质比较合适。

应用ＲＫ状态方程［７］，由于油气弹簧由初始状态压缩到

静平衡位置过程中，速度较小，可认为是一个等温过程，气体

多变指数ｒ＝１。
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　　由式（１）化简得蓄能器内气体任意时刻的压力为：
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式（１）、（２）中：ｍｓ为单悬架簧载质量；ｄｄ为油缸下腔活塞直
径；ｐ０为蓄能器初始充气压力；Ｖ０为蓄能器初始体积；ｐｂ为
静平衡状态蓄能器内气体压力；Ｖｂ为静平衡状态蓄能器内气
体体积；ｐ为任意时刻蓄能器内气体压力；Ｖ为任意时刻蓄能
器内气体体积；Ｑ为蓄能器与油管接口处的油液流量；ｒ为气
体多变指数。

２．２　节流阀数学模型
节流阀相当于一个常通孔，根据伯努利方程推导得到常

通孔流量压差关系为［８，９］：

Ｑｔ＝Ｃｄ
１
４πｄ

２
ｔ
２Δｐ
槡ρ （３）

式（３）中：Ｑｔ为流过常通孔的流量；Ｃｄ为流量系数；ｄｔ为常通
孔直径；Δｐ为常通孔两端的压差；ρ为油液密度。
２．３　单向阀数学模型

单向阀可以当作一个具有预紧弹簧的锥阀来建模，如图

３所示。由于阀芯的结构是对称的，所以，理想状态下液体
流速、压力沿径向对称分布，只需研究阀芯径向受力［１０－１２］。

将单向阀的动作简化为 “闭合”和 “开度最大”２个状态。

图３　单向阀锥阀物理模型示意图

　　当阀口处于开阀临界状态时，ｈ＝０；当阀口开度最大时，
ｈ＝ｈｍａｘ－ｃ。因此可得开阀压力和阀口开度最大时的压差表
达式。

对于锥阀形成的环面孔，同样有流量压差关系式

Ｑｃ＝Ｃｄπｄｃｈ
２Δｐ
槡ρ （４）

则得到单向阀的流量压差关系式为
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式（４）、（５）中：Ｑｃ为流过单向阀的流量；Ｃｄ为流量系数；ｄｃ
为单向阀阀口直径；Δｐ为单向阀两端的压差；ρ为油液密度；
ｋ为预紧弹簧刚度；ｈ０为弹簧预压缩量；ｈ为单向阀阀口开
度；ｈｍａｘ－ｃ为单向阀最大开度。
２．４　溢流阀数学模型

溢流阀仍然可以采用锥阀数学模型，溢流阀动作同样

存在２种状态：“闭合”、“开度最大”。因此，溢流阀流量压
差数学模型可表达为：
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式（６）中：Ｑｒ为流过溢流阀的流量；Ｃｄ为流量系数；ｄｒ为比
例溢流阀阀口直径；Δｐ为比例溢流阀两端的压差；ρ为油液
密度；ｋ为预紧弹簧刚度；ｈ０为弹簧预压缩量；ｈｍａｘ－ｒ为溢流阀
最大开度。

２．５　液压系统数学模型
根据油路连通关系，基于各个阀的数学模型，以单油缸

压缩行程为例，建立压缩行程阻尼数学模型。由于其他３个
油缸的油路都隔离，只让一个油缸动作，因此单缸压缩行程

油路可简化为如图４所示，油缸下腔（压缩腔）内的油液经３
条油路分别流入３个蓄能器，蓄能器内气体任意时刻的压力
数学模型在３．１中已给出；３条油路中的阀组所包括的各个
阀的数学模型在３．２～３．４已给出；３条油路总的流量等于油
缸下腔排除油液的流量。

图４　单油缸压缩行程油路

　　Ａ１ｒ支路阻尼数学模型为：
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４ｍｓｇ
πｄ２ｄ

ｐ０Ｖ０πｄ
２
ｄ

ｐ０Ｖ０πｄ
２
ｄ－４ｍｓｇ∫

ｔ

０
ＱＡ１ｒｄ( )ｔ

















ｒ

（７）

式（７）中：Ｑｔ－Ａ１ｒ为Ａ１ｒ支路节流阀的流量；Ｑｃ－Ａ１ｒ为Ａ１ｒ支路
单向阀的流量；Ｑｒ－Ａ１ｒ为 Ａ１ｒ支路溢流阀的流量；ＱＡ１ｒ为 Ａ１ｒ
支路总的流量；ｐｄ为油缸下腔的压力；ｐＡ１ｒ为蓄能器Ａ１ｒ内气
体的压力。
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同理得Ａ２ｒ支路阻尼数学模型为：

Ｑｔ－Ａ２ｒ＝Ｃｄ
１
４πｄ

２
ｔ
２（ｐｄ－ｐＡ２ｒ）

槡 ρ
Ｑｃ－Ａ２ｒ＝０

Ｑｒ－Ａ２ｒ＝Ｃｄπｄｒｈｍａｘ－ｒ
２（ｐｄ－ｐＡ２ｒ）

槡 ρ
ＱＡ２ｒ＝Ｑｔ－Ａ２ｒ＋Ｑｃ－Ａ２ｒ＋Ｑｒ－Ａ２ｒ

ｐＡ２ｒ＝
４ｍｓｇ
πｄ２ｄ

ｐ０Ｖ０πｄ
２
ｄ

ｐ０Ｖ０πｄ
２
ｄ－４ｍｓｇ∫

ｔ

０
ＱＡ２ｒｄ( )ｔ

















ｒ

（８）

式（８）中：Ｑｔ－Ａ２ｒ为Ａ２ｒ支路节流阀的流量；Ｑｃ－Ａ２ｒ为Ａ２ｒ支路
单向阀的流量；Ｑｒ－Ａ２ｒ为 Ａ２ｒ支路溢流阀的流量；ＱＡ２ｒ为 Ａ２ｒ
支路总的流量；ｐｄ为油缸下腔的压力；ｐＡ２ｒ为蓄能器Ａ２ｒ内气
体的压力。

同理得Ａｆｒ支路阻尼数学模型为：

Ｑｔ－Ａｆｒ＝Ｃｄ
１
４πｄ

２
ｔ
２（ｐｄ－ｐＡｆｒ）

槡 ρ
Ｑｃ－Ａｆｒ＝０

Ｑｒ－Ａｆｒ＝Ｃｄπｄｒｈｍａｘ－ｒ
２（ｐｄ－ｐＡｆｒ）

槡 ρ
ＱＡｆｒ＝Ｑｔ－Ａｆｒ＋Ｑｃ－Ａｆｒ＋Ｑｒ－Ａｆｒ

ｐＡｆｒ＝
４ｍｓｇ
πｄ２ｄ

ｐ０Ｖ０πｄ
２
ｄ

ｐ０Ｖ０πｄ
２
ｄ－４ｍｓｇ∫

ｔ

０
ＱＡｆｒｄ( )ｔ

















ｒ

（９）

式（９）中：Ｑｔ－Ａｆｒ为Ａｆｒ支路节流阀的流量；Ｑｃ－Ａｆｒ为Ａｆｒ支路单
向阀的流量；Ｑｒ－Ａｆｒ为Ａｆｒ支路溢流阀的流量；ＱＡｆｒ为 Ａｆｒ支路
总的流量；ｐｄ为油缸下腔的压力；ｐＡｆｒ为蓄能器 Ａｆｒ内气体的
压力。

然后，Ａ１ｒ、Ａ２ｒ、Ａｆｒ３条支路的流量之和等于油缸下腔
所排出油液的流量，即：

ＱＡ１ｒ＋ＱＡ２ｒ＋ＱＡｆｒ＝ｘｐ
１
４πｄ

２
ｄ （１０）

式（１０）中：ｘｐ为油缸活塞的速度。
联立式（７）～式（１０），观察各式，很难给出一个表达式；

利用Ｍａｔｌａｂ／Ｓｉｍｕｌｉｎｋ进行建模求解。

３　阻尼非一致性仿真分析

对于单缸但蓄能器油路，如图５（ａ）所示，由于油缸只有
一条油路与一个蓄能器连通，所以对于压缩行程的上半段

（从静平衡位置到最高点）和下半段（从最低点到静平衡位

置），油液流过阀组产生的压差是一样的，流入蓄能器内的油

液体积也是一样的，压缩行程的上半段和下半段是完全相同

的，所以阻尼特性曲线是重合的一条曲线，如图５（ｂ）所示。
　　为了研究互连式油气悬架同行程阻尼不一致性问题，下
面做２种情况下的仿真进行对比：① ３条支路阀组中的每个
阀设定完全相同的参数；② Ａｆｒ支路设定较大的阻尼。根据
数学模型公式，利用软件 Ｍａｔｌａｂ／Ｓｉｍｕｌｉｎｋ进行建模仿真分
析，第一种情况仿真所用参数如表１所示，第二种情况仿真

所用参数如表２所示。

图５　单缸单蓄能器油气悬架液压回路简图
及阻尼特性曲线

表１　第一种情况的仿真参数

参数 数值

油液密度ρ／（ｋｇ·ｍ－３） ８５０

流量系数Ｃｄ ０．６２

节流阀直径ｄｔ－Ａ１ｒ、ｄｔ－Ａ２ｒ、ｄｔ－Ａｆｒ／ｍ ０．００７

单向阀直径ｄｃ－Ａ１ｒ、ｄｃ－Ａ２ｒ、ｄｃ－Ａｆｒ／ｍ ０．０１

溢流阀直径ｄｒ－Ａ１ｒ、ｄｒ－Ａ２ｒ、ｄｒ－Ａｆｒ／ｍ ０．００６

单向阀最大开度ｈｍａｘ－ｃ／ｍ ０．００３

溢流阀最大开度ｈｍａｘ－ｒ／ｍ ０．００２５

油缸下腔活塞直径ｄｄ／ｍ ０．１１５

簧载质量ｍｓ／ｋｇ ２９５７

蓄能器初始充气压力ｐ０／ｂａｒ ３５

蓄能器初始体积Ｖ０／Ｌ １．４

气体多变指数ｒ １．３

表２　第二种情况的仿真参数

参数 数值

油液密度ρ／（ｋｇ·ｍ－３） ８５０

流量系数Ｃｄ ０．６２

Ａ１ｒ、Ａ２ｒ节流阀直径ｄｔ－Ａ１ｒ、ｄｔ－Ａ２ｒ／ｍ ０．００７

Ａｆｒ节流阀直径ｄｔ－Ａｆｒ／ｍ ０．００５

单向阀直径ｄｃ－Ａ１ｒ、ｄｃ－Ａ２ｒ、ｄｃ－Ａｆｒ／ｍ ０．０１

Ａ１ｒ、Ａ２ｒ溢流阀直径ｄｒ－Ａ１ｒ、ｄｒ－Ａ２ｒ／ｍ ０．００６

Ａｆｒ溢流阀直径ｄｒ－Ａｆｒ／ｍ ０．００４

单向阀最大开度ｈｍａｘ－ｃ／ｍ ０．００３

溢流阀最大开度ｈｍａｘ－ｒ／ｍ ０．００２５

油缸下腔活塞直径ｄｄ／ｍ ０．１１５

簧载质量ｍｓ／ｋｇ ２９５７

蓄能器初始充气压力ｐ０／ｂａｒ ３５

蓄能器初始体积Ｖ０／Ｌ １．４

气体多变指数ｒ １．３
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　　２组参数的区别在于，Ａｆｒ支路减小了节流阀和溢流阀
的开度，即增大了Ａｆｒ支路的阻尼。给油缸加一个正弦激励
信号，如表３所示。下面比较仿真结果，如图６所示。

表３　油缸位移激励信号

载荷

谱

激振频率ｆ／Ｈｚ振幅Ａ／ｍｍ 均值Ａａ／ｍｍ 激励

２ ３０ ０ 正弦

图６　同行程阻尼非一致性系统参数对比

　　其中，图６（ａ１）～６（ｅ１）为第一种情况下的系统特性，３
条支路所有参数设定相同的值；图６（ａ２）～６（ｅ２）为第二种
情况下的系统特性，Ａｆｒ支路阻尼阀设定较小的开度，相比

Ａ１ｒ和Ａ２ｒ支路具有更大的阻尼。图６（ａ１）、６（ａ２）为正弦
激励信号；图６（ｂ１）、（ｂ２）为阀组两端压差；图６（ｃ１）、（ｃ２）
为蓄能器内气体压力；图６（ｄ１）、（ｄ２）为流过各阀组的流量；
图６（ｅ１）、（ｅ２）为各阀组阻尼功率。

由于所选激励信号频率为２Ｈｚ，所以，横坐标时间０．５ｓ
代表一个周期。０～０．１２５ｓ区间，油缸活塞从静平衡位置运
动到最高点，即压缩行程的上半段；０．１２５～０．３７５ｓ区间，油
缸活塞从最高点运动到最低点，即整个压缩行程；０．３７５～
０５ｓ区间，油缸活塞从最低点运动到静平衡位置，即压缩行
程的下半段。

如图６左边一列各图，当图６（ａ１）中激励信号走到０．
１２５ｓ时（图中红色竖直虚线所示），油缸活塞从静平衡位置
运动到最高点，此时活塞速度为零；图６（ｂ１）中３条支路阀
组两端压差变为零；图６（ｃ１）中各油路的油液流量也为零；
流入各蓄能器内的油液体积达到最大值，即蓄能器内气体体

积被压缩到最小值，因此看图６（ｄ１）中３个蓄能器内气体压
力达到最大值；图６（ｅ１）中蓝色阴影部分的面积表示阻尼阀
组阻止油液的流动所做的功，可以看出３条支路的阻尼功基
本相同，且压缩行程上半段的阻尼功（Ａ部分的面积）与压缩
行程下半段阻尼功（Ｂ部分的面积）相差很小，基本相等。说
明当与油缸各支路的阻尼相同时，各条支路流过的流量是相

同且同步的，各蓄能器的体积和压力变化也是相同且同步

的，各条支路对悬架阻尼的贡献是相同的，压缩行程的上半

段与下半段是对称的。

再看图６右边一列各图，当图６（ａ２）中激励信号走到０．
１２５ｓ时，油缸活塞从静平衡位置运动到最高点，此时活塞速
度为零；但是，由于 Ａｆｒ支路与其他２条支路的阻尼不同，则
图６（ｂ２）中油液流过３条支路，在 Ａｆｒ支路阀组两端产生的
压降较大，即压差较大；图６（ｃ２）中流过 Ａｆｒ的油液流量要
小于Ａ１ｒ和 Ａ２ｒ支路；流入蓄能器 Ａｆｒ的油液体积要小于其
他２个蓄能器，蓄能器 Ａｆｒ内气体受压缩量要小于其他２个
蓄能器，则０．１２５ｓ时图６（ｄ２）中蓄能器内气体的压力小于
Ａ１ｒ和Ａ２ｒ内气体的压力；０．１２５ｓ时当由压缩行程变为伸张
行程时，由于蓄能器 Ａｆｒ内气体压力低于蓄能器 Ａ１ｒ和 Ａ２ｒ
内气体的压力，所以伸张行程开始时，Ａｆｒ内的油液不但没有
往油缸内流，反倒蓄能器Ａ１ｒ和Ａ２ｒ内的一部分油液往蓄能
器Ａｆｒ内流，（ｃ２）中Ａｆｒ支路的流量（图中蓝色曲线）仍然为
正值，也说明了伸张行程开始时仍然有油液往蓄能器 Ａｆｒ内
流入，图６（ｄ２）中直到某一时刻 ｔ时（图中蓝色竖直虚线所
示），Ａｆｒ蓄能器内气体压力与其他２个蓄能器内气体压力相
等时，３条支路的油液才全部往油缸内流动。由于３条油路
阻尼的不同，造成油液流入各蓄能器内体积的不同及时间的

不同步，伸张行程开始时，Ａｆｒ支路油液的流向仍然没有发生
改变，相当于伸张行程开始时，Ａｆｒ支路产生的仍然是压缩阻
尼，图６（ｅ２）中压缩行程上半段（Ａ部分的面积）的阻尼功明
显大于下半段的阻尼功（Ｂ部分的面积），这样就造成了压缩
阻尼的上半段与下半段阻尼的不对称性。

图７为２种情况下阻尼曲线对比，黑色曲线为第一种情
况的阻尼力曲线，红色曲线为第二种情况的阻尼力曲线。可

以看出，当３条支路参数设定相同时，压缩行程２条曲线之
间所包括的面积小，即压缩行程上半段与下半段阻尼的非一
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致性较弱；当增大Ａｆｒ支路的阻尼时，造成了各条油路油液流
动的体积的不同及方向的不同步，压缩行程２条曲线之间所
包括的面积较大，即压缩行程上半段与下半段阻尼的非一致

性较强。

图７　２种情况下的阻尼力曲线对比

　　若再继续将Ａｆｒ支路阻尼阀的开度调小一些，所选用参
数如表４所示，Ａｆｒ支路与 Ａ１ｒ、Ａ２ｒ支路的阻尼差别变的更
大，３种情况的阻尼力曲线对比如图８所示，黑色曲线为第一
种情况的阻尼力曲线，红色曲线为第二种情况的阻尼力曲

线，蓝色曲线为第三种情况的阻尼力曲线。由曲线可知，各

条支路的阻尼差别越大，同行程阻尼的不一致性越严重。

表４　第三种情况的仿真参数

参数 数值

油液密度ρ／（ｋｇ·ｍ－３） ８５０
流量系数Ｃｄ ０．６２
Ａ１ｒ、Ａ２ｒ节流阀直径ｄｔ－Ａ１ｒ、ｄｔ－Ａ２ｒ／ｍ ０．００７
Ａｆｒ节流阀直径ｄｔ－Ａｆｒ／ｍ ０．００４
单向阀直径ｄｃ－Ａ１ｒ、ｄｃ－Ａ２ｒ、ｄｃ－Ａｆｒ／ｍ ０．０１
Ａ１ｒ、Ａ２ｒ溢流阀直径ｄｒ－Ａ１ｒ、ｄｒ－Ａ２ｒ／ｍ ０．００６
Ａｆｒ溢流阀直径ｄｒ－Ａｆｒ／ｍ ０．００３５
单向阀最大开度ｈｍａｘ－ｃ／ｍ ０．００３
溢流阀最大开度ｈｍａｘ－ｒ／ｍ ０．００２５
油缸下腔活塞直径ｄｄ／ｍ ０．１１５
簧载质量ｍｓ／ｋｇ ２９５７
蓄能器初始充气压力ｐ０／ｂａｒ ３５
蓄能器初始体积Ｖ０／Ｌ １．４

气体多变指数ｒ １．３

４　结论

本文就互连式油气悬架同行程上下半段的阻尼不一致

性进行了研究，经建模和仿真分析，可得到以下结论：

１）对于单缸单蓄能器连通形式的油气悬架，同一行程
的上半段阻尼力与下半段阻尼力是相同的，不存在同行程阻

尼非一致性的问题。

２）对于单缸多蓄能器多油路连通形式的油气悬架，同
一行程的上半段阻尼力与下半段阻尼力是不重合的，存在同

行程阻尼力非一致性问题。

３）多支路连通形式的油气悬架存在同行程阻尼力非一
致性问题，是由各支路的阻尼不同所引起的。

４）各支路阻尼差别越大，同行程阻尼非一致性问题越
严重。

对同行程阻尼力非一致性问题的研究，为互连式油气悬

架阻尼半主动控制提供了一个问题性指引，这是阻尼控制时

必须要考虑的问题。

图８　３种情况下的阻尼力曲线对比
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