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电动汽车磁流变半主动悬架系统建模与控制
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摘要  为了改善路面激励和电磁激励综合作用对轮毂电机驱动电动汽车平顺性的影响，通过实验测试磁流变

（magnetorheological， 简称 MR）阻尼器的力学特性，建立了改进后的双曲正切模型，并对模型的准确性进行了验证。

首先，采用有限元法建立了轮毂电机模型，分析了不同偏心状态下电磁激励的变化规律；其次，考虑路面不平顺和电

磁激励综合作用对悬架的影响，构建了轮毂电机电动汽车磁流变阻尼器半主动悬架系统，研制了电动轮台架实验装

置；然后，考虑参数的不确定性，设计了一种具有较强鲁棒性的 H∞状态反馈控制器，分析了随机和冲击波路面下的

动力学响应，发现所设计的控制算法相比于被动和天棚控制都有明显的控制效果；最后，通过 Matlab/ Simulink 联合

仿真和自行研制的电动轮台架实验进行了验证。结果表明，所提出的考虑参数不确定性的电动汽车 H∞半主动悬架

控制算法具有较好的有效性和鲁棒性。
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引  言

轮毂驱动电动汽车的车轮由安装在轮毂内的电

机驱动，具有结构紧凑、高效能等优势［1］，但轮毂电

机的引入导致非簧载质量增加，不平衡电磁力会进

一步加剧垂向振动［2］。目前，解决方案包括：①轻量

化设计［3］受到材料强度、制造价格等因素的限制；

②设计悬置机构或改变布置方式［4⁃6］会导致轮毂电

机结构复杂化，降低轮毂电机的可靠性；③引入半主

动控制或主动控制［7⁃8］能够有效解决轮毂电机驱动

电动汽车垂向振动负效应，显著提高轮毂电机电动

汽车的乘坐舒适性和平顺性。

在汽车半主动悬架领域，MR 阻尼器因其能耗

小、响应迅速和性能连续可调等优点受到广泛关

注。采用 MR 阻尼器进行半主动悬架控制时，能

否准确建立其动力学模型是实现良好控制效果的

决定因素之一。MR 阻尼器的动力学模型分为参

数化和非参数化 2 种。参数化模型是将磁流变阻

尼器等效为若干阻尼和刚度元件的组合，通过曲

线拟合得到阻尼力表达式，如 Bingham 模型［9］、双

曲正切模型［10］等。非参数化模型不考虑阻尼器的

物理特性，仅通过阻尼器实验数据的训练和拟合

得到，如神经网络模型［11］。

在悬架控制中，被控对象和参考模型之间存在

一定差异，实验过程中会出现外界扰动等现象［12］。

这些因素容易导致基于确定参数设计的控制策略与

被控对象不匹配，从而使控制失效。

笔者综合考虑电机附加质量和电机偏心引起

的电磁力综合作用对悬架的影响，利用半主动控制

改善轮毂电机的垂向振动。通过力学特性实验获

得 MR 阻尼器外特性实验数据，采用遗传算法和最

小二乘法对改进后的双曲正切模型进行参数识别。

在仿真方面，研究了不同路面状况下鲁棒 H∞半主

动控制对轮毂电机驱动电动汽车垂向振动的影响

规律。在实验方面，采用 H∞半主动控制算法，通过

电动轮台架实验进行验证分析。结果表明，本研究

方法可有效解决轮毂电机驱动系统的动力学问题。

1 磁流变阻尼器动力学建模

1.1　磁流变阻尼器力学特性实验　

对 MR 阻尼器的力学特性进行建模，首先要进
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行外特性实验。采用 HT9711 液压作动台对阻尼器

进行拉压实验，测得不同谐波激励下的阻尼特性，激

励振幅为 5 mm，频率分别取 0.5 Hz 和 1 Hz，电流为

0~2.5A、步长为 0.5 A。采用恒流电压源作为阻尼

器驱动电源，通过位移传感器采集活塞和缸体的相

对位移，阻尼力由力传感器测得。磁流变阻尼器力

学特性实验如图 1 所示。

根据阻尼器外特性实验数据，得到频率为 1 Hz、
振幅为 5 mm 谐波激励下的磁流变阻尼器力学特性

曲线如图 2所示。可见：阻尼力随着电流的增加而增

大，阻尼力⁃位移特性曲线近似呈矩形，曲线光滑饱

满，具有良好的阻尼耗散特性；阻尼力⁃速度特性曲线

呈对称的非线性双曲线，具有明显的滞回特性。

1.2　磁流变阻尼器模型构建　

Guo 等［13］在双曲正切模型的基础，构造了改进

后的双曲正切函数模型。相比于改进前的模型，改

进后的双曲正切模型可更全面地描述 MR 变阻尼器

的特性且模型需要识别的参数更少，参数物理意义

更明显，便于耦合半主动悬架控制。基于此，笔者采

用改进后的双曲正切模型，其表达式为

F= a1 tanh ( a2 ( ẋ+ kx ) )+ a3 ( ẋ+ kx )+ f0  （1）
其中：a1 为滞环比例因子，与控制电流有关；a2 与屈

服前区的阻尼特性有关；a3 与屈服后区的阻尼特性

有关；k为滞回环的比例因子；f0 为偏置阻尼力；x、ẋ
分别为阻尼器的相对位移和相对速度

采用遗传算法和最小二乘法对式（1）中的待定

参数进行识别。表 1 为识别后的各项参数。

由表 1 可见，参数 a2、k、f0 随电流变化不明显，将

其视为常数并取均值，a2 = 0.32，k= 0.38，f0 = 44。
参数 a1、a3 与电流呈线性关系。

以 I为变量，参数 a1，a3 的拟合结果为

{a1 = b1 I+ c1 = 278.7I+ 144
a3 = b2 I+ c2 = 1.89I+ 1.45 （2）

得到 MR 阻尼器改进后的双曲正切模型为

F= ( b1 I+ c1 ) tanh ( a2 ( ẋ+ kx ) )+( b2 I+ c2 ) ( ẋ+
kx )+ f0 （3）
选取频率为 1 Hz、振幅为 5 mm 的正弦激励，不

同输入电流下，改进后的双曲正切模型的仿真结果

和实验数据对比如图 3 所示。

可以看出，改进后的双曲正切模型可以很好地

反映 MR 阻尼器的动力学特性，且模型预测结果与

实验结果基本吻合，均方根最大误差小于 0.36%，验

证了 MR 阻尼器力学模型的正确性。

2 轮毂电机电动汽车半主动悬架系统

2.1　系统动力学模型　

基于 MR 阻尼器模型，将轮毂电机质量引入到

非簧载质量上，并考虑电机的电磁激振，建立轮毂电

机电动汽车半主动悬架系统，如图 4 所示。

系统的运动微分方程为

图 1　磁流变阻尼器力学特性实验

Fig.1　Mechanical properties test of MR damper

图 2　磁流变阻尼器力学特性曲线

Fig.2　Experimental results of mechanical properties of mag⁃
netorheological damper

表 1　识别后的各项参数

Tab.1　Parameters after identification

I/A
0

0.5
1.0
1.5
2.0
2.5

a1

149.14
256.57
434.21
580.35
713.77
820.67

a2

0.22
0.31
0.36
0.37
0.36
0.31

k

0.39
0.34
0.36
0.38
0.42
0.44

a3

1.90
2.07
3.06
4.13
5.35
6.36

f0
44.35
45.19
34.52
53.99
47.19
34.44
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m s z̈ s + k s ( z s - zu )= FMR （4）
(m l + mw ) z̈u + k s ( zu - z s )+ k l ( zu - z r )= Fw - FMR

（5）
其中：FMR 为 MR 阻尼器提供的可调阻尼力；Fw为轮

毂电机电磁激励；zs、zu分别为簧上质量和簧下质量

的垂向位移；zr为路面不平顺激励；ms、m l、mw分别为

簧上质量、车轮和轮毂电机质量；ks、kl分别为悬架和

轮胎刚度系数。

考虑悬架簧上质量的不确定性，悬架系统可表

示为

m s = m̂ ( 1 + dδ ( t ) ) （6）
其中：m̂ 为悬架的簧上质量名义值；d= (m s max -
m̂ ) /m̂，为簧上质量最大摄动范围；δ ( t )表示归一化

的实时不确定，且 | δ ( t ) |≤ 1。
车辆参数如表 2 所示。

2.2　轮毂电机电磁激励　

笔者选用的轮毂电机为 48 极 54 槽外转子轮毂

无刷直流电机，使用 ANSYS Maxwell 建模，外转子

轮毂电机模型如图 5 所示。电机参数如表 3 所示。

电机定转子偏心导致气隙磁密分布不均匀，进而

产生不平衡电磁力。外转子电机的车轮转速与电机

转速相同，转速设为 433.95 r/min，即车轮速度为

60 km/h。偏心率为 10%，得到无偏心时电磁力时域

曲线和频率曲线如图 6、7所示。静态偏心时电磁力时

域曲线和频率曲线分别如图 8、9所示。动态偏心时电

磁力时域曲线和频率曲线分别如图 10、11所示。

图 6　无偏心时电磁力时域曲线

Fig.6　Time⁃domain curve of electromagnetic forces with no 
eccentricity

图 3　模型拟合和实验结果对比

Fig.3　Comparison of model fitting results and experiment

图 4　轮毂电机电动汽车半主动悬架系统

Fig.4　Hub motor electric vehicle semi⁃active suspension 
system

表 2　车辆参数

Tab.2　Vehicle parameters

参数

簧上质量名义值 m̂/kg
车轮质量m l/kg
轮毂电机质量mw/kg
悬架刚度 k s/(N⋅m-1)
轮胎刚度 k l/(N⋅m-1)

数值

450
21

51.9
35 714

200 330

图 5　外转子轮毂电机模型

Fig.5　Model of out⁃of⁃wheel rotor hub motor

表 3　电机参数

Tab.3　Motor parameters

参数

电机质量/kg
额定功率/kW
槽数

槽口宽度/mm
电机厚度/mm
极对数

数值

51.9
10
54
3

70
24

参数

永磁体厚度/mm
外转子外径/mm
外转子内径/mm
内定子外径/mm
内定子内径/mm
绕组层数

数值

4
310
281
280
281

2
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由图 6~11 可知：

1） 电机无偏心时，电磁激励在平衡位置处小幅

波动。静态偏心时，电磁激励偏离零平衡位置并以

较大幅值波动。动态偏心时，电磁激励以类似谐波

形式波动。与无偏心和静态偏心相比，动态偏心时

电磁力波动幅度和均方根都增大。

2） 无 偏 心 时 电 磁 激 励 频 谱 的 主 要 成 分 为

347 Hz 和 694 Hz，是电流基频的偶数倍。静态偏心

时的主要频率成分为 0、347 和 694 Hz，与无偏心时

的规律相同，但幅值明显增大。动态偏心时，电磁激

励 频 谱 的 主 要 成 分 为 电 机 转 频 7.2 Hz。 根 据

ISO2361 标准［14］，人体感受到的垂直加速度频率范

围为 4~8 Hz。动态偏心电磁激励的主要频率成分

恰好处于这个范围内。因此，后续的分析中主要考

虑动态偏心的影响。

3 考虑参数不确定性的半主动悬架

H∞控制

3.1　问题描述　

根据建立的悬架动力学模型，建立系统状态变

量 x1 = z s - zu，x2 = ż s，x3 = zu - z r，x4 = żu。 悬 架

系统设计的主要目标是提高乘坐舒适性。为此，应

尽可能使簧载质量加速度保持在较小范围内。

控制输出指标为

z1 = ( ∂1 z̈ s，∂2 ( z s - zu )，∂3 k l ( zu - z r ) ) T

悬架控制设计在满足限制输出约束的前提下，

保持系统闭环稳定并使得控制输出指标最小化。悬

架系统的状态空间方程为

ì
í
î

ẋ= ( A+ ΔA ) x+( B u + ΔB u )U+ Bww

z1 = (C 1 + ΔC 1 ) x+( D 1u + ΔD 1u )U
（7）

其中：x=[ x 1，x2，x3，x4 ]T 为系统的状态变量；w=
[ ż r，Fw ]为外部扰动；ΔA 1、ΔC 1 为参数摄动矩阵；A、

Bw、Bu、C1、D1u分别为状态方程的系数矩阵。

ΔA 1、ΔC 1、ΔB u和ΔD 1u 可表示为

é
ë
êêêê ù

û
úúúúΔA ΔB u

ΔC 1 ΔD 1u
= é
ë
êêêê ù

û
úúúúH 1

H 2
δ ( t ) [E1 E2 ] （8）

其中：

A=

é
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ê

ê
êêê
ê

ê

ê ù

û

ú

ú

ú
úú
ú

ú

ú
0 1 0 -1

-k s /m̂ 0 0      0
0 0 0      1

k s / (m l + mw ) 0 -k l / (m l + mw )      0

；

B u =

é

ë

ê

ê

ê

ê
êêê
ê

ê

ê ù

û

ú
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ú
úú
ú

ú

ú
0

1/m̂
0

-1/(m l + mw )

；Bw =

é

ë

ê

ê

ê

ê
êê
ê
ê

ê

ê ù

û

ú

ú

ú
úú
ú

ú

ú     0 0
     0 0
-1 0
     0 1/(m l + mw )

；

图 7　无偏心时电磁力频率曲线

Fig.7　Frequency curve of electromagnetic forces with no ec⁃
centricity

图 8　静态偏心时电磁力时域曲线

Fig.8　Time⁃domain curve of electromagnetic forces with 
static eccentricity

图 9　静态偏心时电磁力频率曲线

Fig.9　Frequency curve of electromagnetic forces with static 
eccentricity

图 10　动态偏心时电磁力时域曲线

Fig.10　Time⁃domain curve of electromagnetic forces with 
dynamic eccentricity

图 11　动态偏心时电磁力频率曲线

Fig.11　Frequency curve of electromagnetic forces with dy⁃
namic eccentricity
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C 1 =
é

ë

ê

ê
ê
êê
ê

ê

ê ù

û

ú

ú
úú
ú

ú-∂1 k s /m̂ 0 0 0
∂2 /xmax 0 0 0

0 0 ∂3 k l / (m s + m l + mw ) g 0
；

D 1u =
é

ë

ê

ê
êêê
ê

ê

ê ù

û
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ú
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ú

ú∂1 /m̂
0
0

。

3.2　H∞控制器设计　

状态反馈的控制率U= Kx，K为状态反馈的增

益，令 A cl = A+ B uK，q ( t )= E1 x+ E2 Kx，p ( t )=
δ ( t ) q ( t )，C cl = C 1 + D 1uK，得到

ì

í

î

ï
ïï
ï
ï
ï

ï
ïï
ï
ï
ï

ẋ= A cl x+ Bww ( t )+ H 1 p ( t )
z1 = C 1cl x+ H 2 p ( t )
z2 = C 2 x+ D 2uU
q ( t )= E 1 x+ E 2Kx

（9）

定理 1 存在对称正定矩阵 P=PT，常数 γ> 0、
λ≠ 0，使得线性矩阵不等式成立，即

é

ë

ê

ê
ê
êê
ê

ê

ê ù

û

ú

ú
úú
ú

úO͂ 1 * *
H T

1 P+ H T
2 C 1cl H T

2 H 2 - λ *
BT
w P 0 -γ2 I

< 0 （10）

其 中 ：O͂ 1 =AT
cl P+PA cl+C T

1clC 1cl+（E1+E 2K）Tλ×
（E1+E2K）；*表示对称位置的转置。

定理 2 定义区域Ω ( α，P )={ x∈R4 × 1，V ( x ) ≤
α，α> 0｝，设 x（0）=0，且系统的状态轨迹都在区域

Ω内，则存在常数 α> 0 使线性矩阵不等式（linear 
matrix lnequality， 简称 LMI）成立，即

é

ë

ê
êê
ê
ê
ê ù

û

ú
úú
úZ 2

2，imax /α *
( )C2iQ+ D 2u，，iY

T
Q

< 0 （11）

根据定理 1 和定理 2，利用 Matlab LMI 工具箱

进行求解。

3.3　仿真分析　

3.3.1　随机路面　

通过有理函数滤波白噪声法建立随机路面

q̇= -0.111 éëvq ( t )+ 40 Gq ( n0 ) v w 0 ( t )ùû  （12）

其中：v为汽车车速；Gq ( n0 ) 为路面不平度系数；

w 0 ( t )为白噪声时域信号；n0 为参考空间频率；q ( t )
为路面随机激励。

选取 B 级路面，车速为 60 km/h。针对轮毂电

机动态偏心率为 10% 的情况，对鲁棒 H∞控制下的

半主动悬架、天棚控制下的半主动悬架和被动悬架

进行仿真分析，并对各个评价指标进行对比。图 12
为随机路面激励下的车辆响应。

表 4 为车辆时域响应均方根。表 5 为车辆频域

响应的峰值。由图 12 和表 4、5 可知：

1） 相比于被动悬架，B 级随机路面行驶，天棚

图 12　随机路面激励下的车辆响应

Fig.12　Vehicle response under random road surface
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控制的车身加速度、悬架动行程和轮胎动载荷的

RMS 分别降低了 20.2%、26.8% 和 8%，而鲁棒 H∞

控制分别降低了 27.4%、44.7% 和 19.3%，说明鲁棒

H∞控制可以更有效地抑制车辆响应。

2） 从频域曲线看，车辆响应在 1.3 Hz 附近峰值

最大，轮胎动载荷在 9 Hz 附近呈现次大峰值，这与

车辆系统的固有频率相关，分别对应车身和车轮处

的固有频率。相比于被动态悬架，鲁棒 H∞控制的车

身加速度、悬架动行程和轮胎动载荷的最大峰值分

别降低了 53.8%、58.2% 和 60.4%，而天棚控制降低

了 37.3%、32.6% 和 37.1%，说明鲁棒 H∞的低频控

制效果更为明显，在提高车辆舒适性和抑制悬架振

动等方面更具优势。

3.3.2　冲击波动路面　

为了进一步验证半主动悬架性能的优越性，选

取短时间、高强度的冲击波动路面作为激励输入。

冲击波动路面选用凸块路面，其表达式为

zr ( t )=
ì
í

î

ïïïï

ïïïï

Am

2 ( 1 - cos 2πv
L
t ) ( 0 ≤ t≤ L

v
)

0            ( 其他 )
（13）

其中：Am和 L分别为凸块路面的高度和长度；v为车

辆行驶的速度。

取 Am = 0.1 m，L= 5 m，v= 60 km/h，行 驶 时

间为 10 s，分别对被动悬架、天棚阻尼控制以及鲁棒

H∞控制进行仿真，得到冲击波动路面下的车辆响

应，如图 13 所示。可以看出，鲁棒 H∞控制下的车身

加速度、悬架动行程和轮胎动载荷响应的峰值最小，

且趋于稳态耗时最短。这说明鲁棒 H∞控制的响应

曲线稳定更为迅速，响应峰值更小，表明所设计的鲁

棒 H∞具有良好的鲁棒性。

3.3.3　质量参数对悬架控制的影响　

为了能够更加准确地描述悬架系统，鲁棒 H∞半

主动控制考虑了车身质量的不确定性，假设质量不确

定性系数为±20%，分析对比其对车身加速度的影

响。质量参数对车身加速度的影响如图 14所示。簧

图 14　质量参数对车身加速度的影响

Fig.14　Effects of mass parameter on body acceleration

图 13　冲击波动路面下的车辆响应

Fig.13　Vehicle response under impact wave road surface

表 4　车辆时域响应均方根

Tab.4　RMS of vehicle response (time domain)

评价指标

被动悬架

天棚控制

H∞控制

车身加速度/
(m⋅s-2)
0.586
0.467
0.425

悬架动挠度/
mm

7.358
5.385
4.069

轮胎动载荷/N

532.3
489.7
429.6

表 5　车辆频域响应峰值

Tab.5　Peak of vehicle response (frequency domain)

评价指标

被动悬架

天棚控制

H∞控制

车身加速度/
(m⋅s-2)
0.396 8
0.248 9
0.183 2

悬架动挠度/
mm

5.735
3.864
2.399

轮胎动载荷/N

220.9
139.0

87.4
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载质量分别为 350、450和 550 kg时，被动、天棚控制及

H∞控制下车身加速度的均方根如图 14（a）所示。天棚

控制及 H∞控制相对于被动悬架的均方根相对差别如

图 14（b）所示。可见，H∞控制效果更显著，这说明考虑

参数不确定性的 H∞半主动悬架控制具有良好的鲁

棒性。

4 电动轮悬架台架实验分析

4.1　电动轮台架实验系统　

笔者研制了 1/4 车电动轮悬架实验台架，采用

磁流变阻尼器作为执行器，与螺旋弹簧构成了台架

的刚度和阻尼系统。轮毂电机为外转子无刷直流电

机。电动轮悬架实验台架如图 15 所示。实验现场

及相关设备如图 16 所示。图 17 为实验系统控制

框图。

笔者采用 Speedgoat 基本版实时目标机控制器

作为控制系统的核心，配合大电流输出信号隔离模

块等，实现对电动轮台架的稳定可靠控制。传感器

选用 YD⁃193 三向加速度传感器，用于采集簧上质

量加速度信号。振动台采用 ES⁃60/LTB1212 电动

振动台。

4.2　实验分析　

台架实验通过振动台提供外激励模拟路面激

励。实验时振动台施加峰值为 5 mm 的简谐激励，

由 于 振 动 台 参 数 设 置 的 限 制 ，频 率 设 为 5、7 和

10 Hz，依次对电动轮台架系统进行不同频率的振动

实验。图 18 为简谐激励下车身加速度响应曲线。

由图 18 可知，简谐激励频率为 5、7 和 10 Hz 时，

与被动悬架相比，H∞控制下的簧载质量加速度均方

根分别降低了 24.49%、15.43% 和 23.78%。从整体

趋势看，H∞控制对车身加速度具有良好的控制效

果，验证了所设计控制算法的有效性。

5 结  论

1） 基于 MR阻尼器实验数据进行参数识别，搭建

改进后的双曲正切模型，不同激励电流下的仿真结果

与实验数据吻合良好，二者最大差别小于 0.36%，验

图 15　电动轮悬架实验台架

Fig.15　Electric wheel suspension test bench

图 16　实验现场及相关设备

Fig.16　Experimental site and related equipment

图 17　实验系统控制框图

Fig.17　Control chart of the experimental system

图 18　简谐激励下车身加速度响应曲线

Fig.18　Test of body acceleration under harmonic excitation
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证了所建立的 MR阻尼器动力学模型的准确性。

2） 轮毂电机电磁激励的幅频特性与电机转子

偏心有关。无偏心时，电磁激励在零平衡位置小幅

波动。静态偏心时，电磁激励偏离零平衡位置。动

态偏心时，电磁激励在零平衡位置处以类似谐波形

式波动，波动幅度和均方根都增大，对车辆响应的影

响应关注。

3） 在随机路面下，半主动悬架能大幅改善悬架的

垂向振动性能，与天棚控制相比，鲁棒 H∞控制的改善

效果更为有效。在冲击波动路面下，鲁棒 H∞控制下

的响应曲线区域稳定且更为迅速，响应峰值更小，能

有效降低撞击限位块的现象发生，提高车辆乘坐的舒

适性和操纵稳定性。考虑簧载质量的不确定性，鲁棒

H∞控制效果明显优于天棚控制。通过自主研制的电

动轮台架实验装置和搭建的控制系统，验证了所设计

的鲁棒 H∞控制半主动控制算法的有效性。
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