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汽车悬架系统的时滞反馈控制

及其参数优化研究∗

刘建均ꎬ孙艺瑕∗ ꎬ李　 胜
(上海工程技术大学 机械与汽车工程学院 上海 ２０１６２０)

摘要:针对汽车悬架系统的时滞反馈控制问题ꎬ提出了一种时滞反馈控制参数的优化策略ꎮ 首先ꎬ建立了时滞加速度反馈控制下

１ / ４汽车悬架系统的力学和数学模型ꎬ利用理论推导得到了车身和车轮加速度幅值与路面激励频率之间的关系ꎻ其次根据特征值法

分析了系统的稳定性ꎬ得到了反馈增益系数和时滞两参数平面上的系统稳定性分区图ꎬ并通过数值模拟验证了稳定性分析结果的

正确性ꎻ最后ꎬ以最小的车身加速度幅值为优化目标ꎬ以反馈增益系数和时滞为优化参数ꎬ采用粒子群优化算法得到了不同路面激

励频率下反馈增益系数和时滞的最优值ꎮ 研究结果表明:相较于被动汽车悬架系统ꎬ最优时滞反馈控制下汽车悬架系统的隔振效

果得到了明显的改善ꎻ在频率 １ Ｈｚ ~ ２０ Ｈｚ 内ꎬ车身的加速度幅值至少可降低 １９. ６０％ ꎮ
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０　 引　 言

汽车悬架系统的隔振效果是影响汽车乘坐舒适性和

安全性的关键因素ꎮ 虽然传统的被动悬架系统具有结构

简单和成本小等优点ꎬ但一经加工成型ꎬ结构参数便不可

调整ꎬ从而无法更好地适应复杂多变的实际路况ꎮ
近年来ꎬ国内外学者对主动和半主动汽车悬架系

统展开了大量的研究[１￣４]ꎮ 然而ꎬ由于信号的采集传输

和控制力的计算等因素ꎬ主动汽车悬架系统中不可避

免地存在时滞ꎮ 时滞对汽车悬架系统控制的影响很

大ꎬ可能会导致隔振效果下降ꎬ甚至失稳[５]ꎮ 目前ꎬ对
含时滞的汽车主动悬架系统的研究ꎬ主要是利用时滞

补偿技术减少或抵消时滞带来的影响[６￣８]ꎮ 随着研究

的深入ꎬ有研究发现ꎬ在汽车悬架的控制系统中适当地

引入时滞ꎬ不仅可以改善悬架系统的隔振效果ꎬ还可以

提高系统的稳定性[９￣１２]ꎮ 由此ꎬ时滞被当作汽车悬架

控制系统中可调的控制参数ꎬ为实现更好的悬架系统

性能ꎬ获取最优的控制参数就尤为关键ꎮ
鉴于此ꎬ本文将在被动汽车悬架系统中引入时滞

加速度反馈控制ꎬ以时滞和反馈增益系数为优化参数ꎬ
采用粒子群优化算法ꎬ得到两参数的最优值ꎬ来提高汽

车悬架系统的隔振性能ꎮ

１　 汽车悬架系统的力学模型

时滞加速度反馈控制下ꎬ１ / ４ 汽车悬架系统的力

学模型如图 １ 所示ꎮ

图 １　 力学模型

根据图 １ 的力学模型ꎬ由牛顿第二定律可得到系

统的运动微分方程:
ｍ１ ｘ̈１ ＋ ｃ１( ｘ̇１ － ｘ̇２) ＋ ｋ１(ｘ１ － ｘ２) ＋ ｕ ＝ ０ (１)

ｍ２ ｘ̈２ － ｃ１( ｘ̇１ － ｘ̇２) ＋ ｃ２( ｘ̇２ － ｘ̇３) －
ｋ１(ｘ１ － ｘ２) ＋ ｋ２(ｘ２ － ｘ３) － ｕ ＝ ０ (２)

式中:ｍ１— 悬架质量ꎻｃ１— 减振器阻尼ꎻｋ１— 弹簧的刚

度ꎻｕ— 时滞反馈控制力ꎻｍ２— 非悬架质量ꎻｃ２— 轮胎

阻尼ꎻｋ２— 轮胎刚度ꎻｘ１— 车身的位移ꎻｘ２— 车轮的位

移ꎻｘ３— 路面激励ꎮ
时滞反馈控制力 ｕ和路面激励 ｘ３

[１３] 的表达式为:
ｕ ＝ ｇｘ̈１( ｔ － τ) (３)
ｘ３ ＝ ｒｓｉｎ(ωｔ) (４)

式中:ｇ— 反馈增益系数ꎻτ— 时滞ꎻｒ— 路面激励幅值ꎻ
ω— 路面激励频率ꎮ

当 ｇ ＝ ０ 时ꎬ时滞反馈控制下的１ / ４ 主动汽车悬架

系统退化为被动汽车悬架系统ꎮ
设式(１ꎬ２) 的解为:

ｘ１ ＝ ａ１ｓｉｎ(ωｔ) ＋ ｂ１ｃｏｓ(ωｔ) (５)
ｘ２ ＝ ａ２ｓｉｎ(ωｔ) ＋ ｂ２ｃｏｓ(ωｔ) (６)

式中:ａ１ꎬｂ１ꎬａ２ꎬｂ２— 待求系数ꎮ
将式(３ ~ ６) 代入式 (１ꎬ２)ꎬ 由等式左右两端

ｓｉｎ(ωｔ) 和 ｃｏｓ(ωｔ) 前面的系数相等ꎬ可以得到关于

ａ１ꎬｂ１ꎬａ２ꎬｂ２ 的线性方程组:
[ａ１ꎬｂ１ꎬａ２ꎬｂ２] Ｔ ＝ Ｄ －１Ｅ (７)

其中:
Ｄ ＝ (ｄｙｚ)４×４ꎬ(ｙꎬｚ ＝ １ꎬ２ꎬ３ꎬ４)ꎬｄ１１ ＝ ｄ２２ ＝ ｋ１ －

ｍ１ω２ － ｇω２ｃｏｓ(ωτ)ꎬｄ１２ ＝ － ｄ２１ ＝ － ｃ１ω － ｇω２ｓｉｎ(ωτ)ꎬ
ｄ１３ ＝ ｄ２４ ＝ － ｋ１ꎬｄ１４ ＝ － ｄ２３ ＝ ｃ１ωꎬｄ３１ ＝ ｄ４２ ＝ － ｋ１ ＋
ｇω２ｃｏｓ(ωτ)ꎬｄ３２ ＝ － ｄ４１ ＝ ｃ１ω ＋ ｇω２ｓｉｎ(ωτ)ꎬｄ３３ ＝ ｄ４４ ＝
ｋ１ꎬｄ３４ ＝ － ｄ４３ ＝ － ｃ１ω － ｃ２ωꎬＥ ＝ [０ꎬ０ꎬｋ２ ｒꎬｃ２ ｒω] Ｔꎮ

由式(７) 可得车身和车轮的加速度幅值:

Ａ ＝ ω２ ａ２
１ ＋ ｂ２

１ (８)

Ｂ ＝ ω２ ａ２
２ ＋ ｂ２

２ (９)

２　 稳定性分析及数值验证

２. １　 稳定性分析

考虑到时滞反馈控制的引入ꎬ会给汽车悬架系统

的稳定性带来很大影响ꎬ因此ꎬ本文对悬架系统进行稳

定性分析ꎮ
设式(１ꎬ２) 的特征根为 ｓꎬ由 Ｌａｐｌａｃｅ 变换可得:

Ｇ( ｓ)Ｘ( ｓ) ＝ Ｆ( ｓ) (１０)
其中:

Ｇ( ｓ) ＝
ｍ１ｓ２ ＋ ｋ１ ＋ ｃ１ｓ ＋ ｇｓ２ｅ－ｓτ － ｋ１ － ｃ１ｓ

－ ｋ１ － ｃ１ｓ － ｇｓ２ｅ－ｓτ ｍ２ｓ２ ＋ ｋ１ ＋ ｋ２ ＋ (ｃ１ ＋ ｃ２)ｓ
é

ë
ê
ê

ù

û
ú
úꎬ

Ｘ( ｓ) ＝ [Ｘ１( ｓ)ꎬＸ２( ｓ)] ＴꎬＦ( ｓ) ＝ [０ꎬＦ( ｓ)] Ｔꎮ
时滞反馈控制下ꎬ 汽车悬架系统的特征方程为

｜ Ｇ( ｓ) ｜ ＝ ０ꎬ即:
Ｐ( ｓ) ＋ Ｑ( ｓ)ｅ －ｓτ ＝ ０ (１１)

其中:
Ｐ(ｓ) ＝ ｍ１ｍ１ｓ４ ＋ (ｃ１ｍ１ ＋ ｃ１ｍ２ ＋ ｃ２ｍ１)ｓ３ ＋ (ｃ１ｃ２ ＋

ｋ１ｍ１ ＋ ｋ１ｍ２ ＋ ｋ２ｍ１)ｓ２ ＋ (ｃ１ｋ２ ＋ ｃ２ｋ１)ｓ ＋ ｋ１ｋ２ꎬＱ(ｓ) ＝
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( － ｋ２ － ｃ２ｓ － ｍ２ｓ２)ｇꎮ
当式(１１) 所有的特征根均具有负实部时ꎬ系统才

稳定[１４]ꎮ故先考虑系统的临界稳定状态ꎬ即所有特征

根的实部皆为０ꎮ设 ｓ ＝ ωｃ ｉꎬ(ωｃ > ０)ꎬ代入式(１１)ꎬ分
离实部和虚部可得:
ｋ１ｋ２ － ｃ１ｃ２ω２

ｃ － ｋ１ｍ１ω２
ｃ － ｋ２ｍ１ω２

ｃ － ｋ１ｍ２ω２
ｃ ＋ ｍ１ｍ２ω４

ｃ ＋
ｇω２

ｃ(ｍ２ω２
ｃ － ｋ２)ｃｏｓ(ωｃτ) － ｃ２ｇω３

ｃ ｓｉｎ(ωｃτ) ＝ ０
(１２)

－ ｃ２ｋ１ － ｃ１ｋ２ ＋ ｃ１ｍ１ω２
ｃ ＋ ｃ２ｍ１ω２

ｃ ＋ ｃ１ｍ２ω２
ｃ ＋ ｃ２ｇω２

ｃ

ｃｏｓ(ωｃτ) ＋ ｇωｃ(ｍ２ω２
ｃ － ｋ２)ｓｉｎ(ωｃτ) ＝ ０ (１３)

由式(１２ꎬ１３) 可求得 ｓｉｎ(ωｃτ) 和 ｃｏｓ(ωｃτ) 的表

达式ꎮ根据 ｓｉｎ２(ωｃτ) ＋ ｃｏｓ２(ωｃτ) ＝ １ꎬ可得关于ωｃ 的

多项式方程为:
ｌ８ω８

ｃ ＋ ｌ６ω６
ｃ ＋ ｌ４ω４

ｃ ＋ ｌ２ω２
ｃ ＋ ｌ０ ＝ ０ (１４)

其中:
ｌ６ ＝ ２ｃ１ｃ２ｍ２

１ ＋ ｃ２２( － ｇ２ ＋ ｍ２
１) ＋ ｃ２１(ｍ１ ＋ ｍ２)２ － ｌ４ ＝

－ ｇ２ｋ２
２ － ２ｃ２２ｋ１ｍ１ ＋ ｋ２

１ｍ２
１ ＋ ２ｋ１ｋ２ｍ２

１ ＋ ｋ２
２ｍ２

１ ＋ ２ｋ２
１ｍ１ｍ２ ＋

４ｋ１ｋ２ ＋ ｍ１ｍ２ ＋ ｋ２
１ｍ２

２ꎮ
由式(１４) 可知ꎬ当反馈增益系数 ｇ 取某一定值

时ꎬ系数 ｌｉ( ｉ ＝ ０ꎬ２ꎬ４ꎬ６ꎬ８) 决定了方程根的取值情

况ꎬ本文定义式(１４) 的正实根个数为 Ｎꎮ当 Ｎ ＝ ０ 时ꎬ
系统不发生稳定性切换ꎬ即 τ 取任意正实数时系统的

稳定性不变ꎮ当 Ｎ ≠０ 时ꎬ系统有 Ｎ 个根{ωｃ１ꎬωｃ２ꎬ􀆺ꎬ
ωｃＮ}ꎬ且对于每个根ωｃｍ(ｍ ＝ １ꎬ２􀆺ꎬＮ) 都存在无穷多

个 τ值{τ１ꎬτ２ꎬ􀆺ꎬτ∞ } 与之对应ꎮ当 τ从 τｎ － ε增加到

τｎ ＋ ε(０ < ε < < １ꎬｎ ＝ １ꎬ２ꎬ􀆺ꎬ∞ )ꎬ方程特征根实部

变化情况可由以下方程确定[１５]:

ＲＴ ＝ ｓｇｎ Ｒｅ ∂ｓ
∂τ( )

ｓ ＝ ωｃｍｉ
[ ]ꎬｉ ＝ － １ (１５)

　 　 在 τ穿过临界 τｎ 的过程中ꎬ如果ＲＴ ＝ ＋ １ꎬ特征方

程不稳定特征根的数量增加 ２ 个ꎻ如果 ＲＴ ＝ － １ꎬ特征

方程不稳定特征根的数量减少 ２ 个ꎮ依次将反馈增益

系数 ｇ 取不同值ꎬ重复上述分析过程ꎬ可得到反馈增益

系数和时滞的两参数平面上系统的稳定性分区图ꎬ如
图 ２ 所示(本文中ꎬ取系统的物理参数[１６] 如下:ｍ１ ＝
６００ ｋｇꎬｍ２ ＝ ６０ ｋｇꎬｋ１ ＝ １８ ０００ Ｎ/ ｍꎬｋ２ ＝ ２００ ０００ Ｎ/ ｍꎬ
ｃ１ ＝ ２ ５００ Ｎｓ / ｍꎬｃ２ ＝ １ ０００ Ｎｓ / ｍ)ꎮ

图 ２　 稳定性分区图

从图 ２ 可以看出:当反馈增益系数和时滞的取值

位于灰色区域时ꎬ系统稳定ꎻ当反馈增益系数和时滞的

取值位于空白区域时ꎬ系统失稳ꎮ
２. ２　 数值验证

为了验证稳定性分析的正确性ꎬ本文选取 ４ 个点

(如图２所示)ꎮ其中ꎬ点Ｐ２ 和Ｐ３ 对应稳定的系统响应ꎬ
点 Ｐ１ 和 Ｐ４ 对应不稳定的系统响应ꎮ

分别将 ４ 个点的坐标代入式(１ꎬ２)ꎬ同时取 ｒ ＝
０. ０１ ｍꎬΩ ＝ ５. ５ Ｈｚ(Ω ＝ ω / ２π)ꎬ利用龙格库塔法进

行数值仿真ꎬ可得到 ４ 个点对应的车身加速度时程响

应ꎬ如图 ３ 所示ꎮ

图 ３　 车身的加速度时程响应
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　 　 由图 ３ 可见:车身的加速度响应幅值收敛到某一

定值ꎬ此时系统稳定ꎻ车身的加速度响应幅值发散ꎬ此
时系统失稳ꎮ这与图 ２ 中 Ｐ１ － Ｐ４ 点对应的稳定性一

致ꎬ从而证明图 ２ 稳定性分区图的正确性ꎮ

３　 单频率处的控制参数优化及验证

３. １　 控制参数优化

本文采用粒子群优化算法ꎬ对反馈增益系数和时

滞进行优化求解ꎮ以车身的加速度幅值作为适应度函

数ꎬ优化过程中相关参数的设置如下:粒子数为 ５００ꎬ
空间维数为２ꎬ最大迭代次数为１ ０００ꎬ学习因子为０. ９ꎬ
惯性权重为 ０. ８ꎬ速度限制为[ － １ꎬ１]ꎬ 位置限制为

[ － ５００ꎬ５００] 和[０ꎬ１. ４]ꎮ
在频段 １ Ｈｚ ~ ２０ Ｈｚ 之间取离散频率点ꎬ本文对

每个频率处车身的加速度幅值进行优化ꎬ并获得该点

处最优反馈增益系数和时滞取值(ｇｏｐ 和 τｏｐ)ꎮ为了得

到车身和车轮的加速度幅值的变化情况(增加或减

少)ꎬ定义 ΦＡ 和 ΦＢ 分别表示车身和车轮的加速度幅

值变化的百分比ꎬ其表达式如下:

ΦＸ ＝
Ｘ ｜ (ｇｏｐꎬτｏｐ) － Ｘ ｜ ｇ ＝ ０

Ｘ ｜ ｇ ＝ ０
× １００％ (１６)

其中:Ｘ ＝ ＡꎬＢꎮ
优化结果如表 １ 所示ꎮ

表 １　 优化结果

Ω / Ｈｚ ｇｏｐ / ｋｇ τｏｐ / ｓ ΦＡ / (％ ) ΦＢ / (％ )

１. ５
－ ５００
５００

０. ３７６
０. ０４３

－ ５０. １６ ＋ １. ５９

５. ５
－ ５００
５００

０. ６２６
０. １７２

－ ３８. ０１ ＋ １１. ５６

９. ５
－ ５００
５００

０. ３７３、０. ４７８、０. ５８３、０. ６８８
０. ００４、０. １０９、０. ２１４、０. ３１９

－ １９. ６０ ＋ ４７. ３１

１３. ５
－ ５００
５００

０. ４１５、０. ４８９、０. ５６３、０. ６３７
０. ００８、０. ０８２、０. １５６、０. ２３０

－ ３５. ５７ ＋ １２. ５０

１７. ５
－ ５００
５００

０. ０３３、０. ３７５、０. ４３２、０. ４８９
０. ００４、０. ０６１、０. １１８、０. １７５

－ ４０. ９６ ＋ ６. １７

　 　 从表 １ 可以看出:某些路面激励频率处存在多个

最优时滞量ꎬ这给实际工程中时滞的取值提供一定的

灵活性ꎮ
被动和最优时滞反馈控制下ꎬ车身和车轮的加速

度幅值—频率关系曲线如图 ４ 所示ꎮ
由表 １ 和图 ４ 可知:与被动控制下车身的加速度

幅值相比ꎬ最优时滞反馈控制下车身的加速度幅值得

到一定程度的减小ꎬ表明汽车悬架系统的隔振效果得

到改善ꎮ 当 Ω ＝ １. ５ Ｈｚ 和 Ω ＝ ９. ５ Ｈｚ 时ꎬ车身加速度

幅值分别降低了 ５４. ０５％和 １９. ６０％ ꎬ而车轮加速度幅

图 ４　 加速度幅值 －频率关系曲线

值分别增加了 １. ５９％ 和 ４７. ３１％ ꎬ表明在时滞反馈控

制下ꎬ汽车悬架系统的隔振效果得到了明显改善ꎬ且车

身和车轮之间存在能量传递ꎮ

３. ２　 优化结果的验证

从表 １ 中选取频率 Ω ＝ ５. ５ Ｈｚ 和 Ω ＝ ９. ５ Ｈｚꎬ并
对两频率处时滞反馈控制参数的最优结果进行验证ꎮ

通过数值仿真ꎬ分别得到两个频率处车身和车轮

的加速度时程响应如图(５ꎬ６)所示ꎮ

图 ５　 当 Ω ＝ ５. ５ Ｈｚ 时加速度时程响应

从图(５ꎬ６)可以看出:当 Ω ＝ ５. ５ Ｈｚ 和 Ω ＝ ９. ５ Ｈｚ
时ꎬ车身和车轮的加速度时程响应的幅值与表 ２ 中的

优化结果是一致的ꎬ表明本文对控制参数的优化结果
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图 ６　 当 Ω ＝ ９. ５ Ｈｚ 时加速度时程响应

是可靠的ꎮ

４　 结束语

本文采用了粒子群优化算法ꎬ研究了 １ / ４ 汽车悬

架系统中时滞反馈控制的参数优化问题ꎮ 优化结果表

明ꎬ在最优控制参数下汽车悬架系统的隔振效果得到

了有效地改善ꎬ在频率 １ Ｈｚ ~ ２０ Ｈｚ 范围内车身的加

速度幅值至少可降低 １９. ６０％ ꎻ在某些频率下ꎬ存在多

组反馈控制参数的最优值ꎬ这给实际工程中控制参数

的灵活取值提供了理论参考ꎮ
在下一阶段ꎬ本研究将通过汽车悬架系统的实验

研究ꎬ进一步验证最优时滞反馈控制下的汽车悬架系

统的隔振效果ꎮ
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