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基于滑模控制的三轴重型汽车平顺性优化研究
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　　摘要：建立了基于半主动悬架的９自由度三轴重型汽车垂向动力学模型，为提升其平顺性，
针对该重型汽车模型设计了滑模控制系统，对悬架阻尼力进行控制。该控制器以天棚阻尼系统

为参考，使重型汽车振动响应跟随参考系统。基于 Ｍａｔｌａｂ／Ｓｉｍｕｌｉｎｋ软件对滑模控制系统进行

验证，在Ｂ级路面不同车速工况下进行响应分析。结果表明，所建立的控制器在不同车速下，均

能有效改善车辆垂向加速度、俯仰角速度和侧倾角加速度。
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０　引言

重型汽车平顺性的好坏决定了其行驶过程中驾驶员的舒适性和货物破损程度［１］，而悬架的优化控制

对于平顺性提升具有重要意义。传统的被动悬架系统虽然结构简单且不需要能量输入，但不能适应变化

的行驶工况和随机道路激励［２］。主动悬架具有优秀的隔振系统，可实现理想悬架的控制目标，但能量消

耗大、成本高、结构复杂，这也限制了主动悬架的发展［３］。半主动悬架通过调节减振器阻尼，可适应不同

道路和行驶状况，从而提高乘坐舒适性和操纵稳定性。由于半主动悬架结构简单、能耗低，控制品质接近

主动悬架，因此得到了广泛的关注和研究［４－５］。
目前控制算法研究很多，如范政武等［６］以乘员舒适性为目的使 用 人 鱼 群 算 法 对 所 建 立 的１／２汽 车

９自由度动力学模型的双前悬架刚度阻尼进行优化，乐 文 超 等［７］对 某 重 载 车 辆 主 动 油 气 悬 架 建 立 非 线

性模型，优化设计了模糊ＰＩＤ控制器。但对于半主动悬架，传统的线性控制方法已不再适 用，而 滑 模 控

制方法具有强鲁棒性，能够有效处理系统的 非 线 性 和 不 确 定 性，适 合 应 用 于 车 辆 半 主 动 悬 架 控 制 的 研

究。如陈克等［８］、王新等［９］和陈双等［１０］都对半主动悬架系 统 模 型 进 行 了 滑 模 控 制 策 略 的 研 究，但 他 们

都是基于１／４车辆模型，该模型不能体现车 辆 在 行 驶 过 程 中，除 了 垂 向 运 动 和 俯 仰 运 动 之 外 侧 倾 运 动

的变化和改善，而侧倾 运 动 也 是 车 辆 平 顺 性 的 重 要 体 现，因 此 本 文 研 究 基 于 整 车 半 主 动 悬 架 的 滑 模

控制。

１　三轴重型汽车半主动悬架垂向动力学模型的建立

以东风某三轴重型汽车为参照，基于整体式平衡悬架建立模型，有如下假设：（１）车辆左右两侧对称，
两侧轮胎所受路面激励一致，因此没有侧倾运动；（２）车架和车体刚度远大于悬架刚度，因此将两者视为

刚体；（３）只考虑轮胎刚度，忽略轮胎阻尼。基于此，建立三轴重型汽车平顺性模型为９自由度，分别是车

身垂向位移ｚｂ，俯仰角θｂ，侧倾角ψｂ，左右前轮胎垂向位移ｚｔｌｆ、ｚｔｒｆ，左右平衡悬架俯仰角和垂向位移θｌｐ、

θｒｐ、ｚｌｐ、ｚｒｐ。模型如图１所示。
图１中，ｍｂ 为车体质量；ｍｔｌｆ、ｍｔｌｍ、ｍｔｌｒ、ｍｔｒｆ、ｍｔｒｍ、ｍｔｒｒ分别为车辆左右两侧各轮胎质量；ｍｌｐ、ｍｒｐ分别
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图１　三轴重型车辆垂向动力学模型（９自由度）

为两侧平衡悬架平衡杆的质量；ｋｓｌｆ、ｋｓｒｆ、ｋｓｌｒ、ｋｓｒｒ分

别 为 前 悬 架 和 平 衡 悬 架 两 侧 钢 板 弹 簧 刚 度；ｃｓｌｆ、

ｃｓｒｆ、ｃｓｌｒ、ｃｓｒｒ分别 为 前 悬 架 和 平 衡 悬 架 减 振 器 阻 尼

系数；ｋｔｌｆ、ｋｔｒｆ、ｋｔｌｍ、ｋｔｒｍ、ｋｔｌｒ、ｋｔｒｒ分别为车辆左右两

侧各轮胎刚 度；ｆｓｌｆ、ｆｓｒｆ、ｆｓｌｒ、ｆｓｒｒ为 悬 架 可 调 节 阻

尼控制力；ｑｉ（ｉ＝１，２，３，４，５，６）为路面随机输 入；

Ｉｂｙ、Ｉｂｘ分 别 为 车 体 的 俯 仰 和 侧 倾 转 动 惯 量；Ｉｌｐｙ、

Ｉｒｐｙ分别为两侧平衡悬架杆的俯仰转动惯量；ｌ１、ｌ２
分别 为 前 桥 和 平 衡 悬 架 至 模 型 质 心 的 长 度；ｌ３ 为

中后 桥 长 度；ｂ１、ｂ２ 分 别 为 两 侧 悬 架 到 质 心 的

长度。
根据图１所 建 的 车 辆 模 型，基 于 朗 贝 尔 原 理

建立 该 垂 向 车 辆 模 型 的 动 力 学 方 程，车 体 与 各 桥

相连处Ａ、Ｂ、Ｃ、Ｄ的位移

ｚｓａ＝ｚｂ－θｂｌ１＋ψｂｂ１ （１）

ｚｓｂ＝ｚｂ＋θｂｌ２＋ψｂｂ１ （２）

ｚｓｃ＝ｚｂ＋θｂｌ１＋ψｂｂ２ （３）

ｚｓｄ＝ｚｂ＋θｂｌ２＋ψｂｂ２ （４）

前轴两侧轮胎的垂向动力学方程

ｍｔｌｆ̈ｚｔｌｆ＝ｋｓｌｆ（ｚｓａ－ｚｔｌｆ）＋ｃｓｌｆ（ｚｓａ－ｚｔｌｆ）－ｋｔｌｆ（ｚｔｌｆ－ｑ１）＋ｆｓｌｆ （５）

ｍｔｒｆ̈ｚｔｒｆ＝ｋｓｒｆ（ｚｚｃ－ｚｔｒｆ）＋ｃｓｒｆ（ｚｓｃ－ｚｔｒｆ）－ｋｔｒｆ（ｚｔｒｆ－ｑ４）＋ｆｓｒｆ （６）

针对两侧平衡悬架的平衡杆，在垂向的动力学方程

（ｍｌｐ＋ｍｔｌｒ＋ｍｔｌｍ ）̈ｚｌｐ＝ｋｓｌｒ（ｚｓｂ－ｚｌｐ）＋ｃｓｌｆ（ｚｓｂ－ｚｌｐ）－ｋｔｌｍ（ｚｔｌｍ－ｑ２）－ｋｔｌｒ（ｚｔｌｒ－ｑ３）＋ｆｓｌｒ （７）
（ｍｒｐ＋ｍｔｒｒ＋ｍｔｒｍ ）̈ｚｒｐ＝ｋｓｒｒ（ｚｓｄ－ｚｒｐ）＋ｃｓｒｆ（ｚｓｂ－ｚｒｐ）－ｋｔｒｍ（ｚｔｒｍ－ｑ５）－ｋｔｒｒ（ｚｔｒｒ－ｑ６）＋ｆｓｒｒ （８）

两侧平衡杆的俯仰方程

（Ｉｌｐｙ＋ｍｔｌｍｌ２３／４＋ｍｔｌｒｌ２３／４）̈θｌｐ＝ｋｔｌｍ（ｚｌｐ－ｌ３θｌｐ／２－ｑ２）ｌ３／２＋ｋｔｌｒ（ｚｌｐ＋ｌ３θｌｐ／２－ｑ３）ｌ３／２ （９）

（Ｉｒｐｙ＋ｍｔｒｍｒ２３／４＋ｍｔｒｒｒ２３／４）̈θｒｐ＝ｋｔｒｍ（ｚｒｐ－ｌ３θｒｐ／２－ｑ５）ｌ３／２＋ｋｔｒｒ（ｚｒｐ＋ｌ３θｒｐ／２－ｑ６）ｌ３／２ （１０）

车体垂向运动的动力学方程

ｍｂ（̈ｚｂ－ｖｘθｂ＋ｖｙψ）＝－［ｋｓｌｆ（ｚｓａ－ｚｔｌｆ）＋ｃｓｌｆ（ｚｓａ－ｚｔｌｆ）］－［ｋｓｌｒ（ｚｓｂ－ｚｌｐ）＋ｃｓｌｒ（ｚｓｂ－ｚｌｐ）］－
［ｋｓｒｆ（ｚｓｃ－ｚｔｒｆ）＋ｃｓｒｆ（ｚｓｃ－ｚｔｒｆ）］－［ｋｓｒｒ（ｚｓｄ－ｚｒｐ）＋ｃｓｒｒ（ｚｓｄ－ｚｒｐ）］－ｆｓｌｆ－ｆｓｌｒ－ｆｓｒｆ－ｆｓｒｒ （１１）

车体俯仰运动的动力学方程

Ｉｂｙ̈θｂ＝ｌ１［ｋｓｌｆ（ｚｓａ－ｚｔｌｆ）＋ｃｓｌｆ（ｚｓａ－ｚｔｌｆ）］－ｌ２［ｋｓｌｒ（ｚｓｂ－ｚｌｐ）＋ｃｓｌｒ（ｚｓｂ－ｚｌｐ）］＋
ｌ１［ｋｓｒｆ（ｚｓｃ－ｚｔｒｆ）＋ｃｓｒｆ（ｚｓｃ－ｚｔｒｆ）］－ｌ２［ｋｓｒｒ（ｚｓｄ－ｚｒｐ）＋ｃｓｒｒ（ｚｓｄ－ｚｒｐ）］＋ｌ１ｆｓｌｆ－ｌ２ｆｓｌｒ＋ｌ１ｆｓｒｆ－ｌ２ｆｓｒｒ

（１２）

车体侧倾运动的动力学方程

Ｉｂｘ̈ψｂ＝－ｂ１［ｋｓｌｆ（ｚｓａ－ｚｔｌｆ）＋ｃｓｌｆ（ｚｓａ－ｚｔｌｆ）］－ｂ１［ｋｓｌｒ（ｚｓｂ－ｚｌｐ）＋ｃｓｌｒ（ｚｓｂ－ｚｌｐ）］＋
ｂ２［ｋｓｒｆ（ｚｓｃ－ｚｔｒｆ）＋ｃｓｒｆ（ｚｓｃ－ｚｔｒｆ）］＋ｂ２［ｋｓｒｒ（ｚｓｄ－ｚｒｐ）＋ｃｓｒｒ（ｚｓｄ－ｚｒｐ）］＋ｂ１ｆｓｌｆ－ｂ１ｆｓｌｒ＋ｂ２ｆｓｒｆ－ｂ２ｆｓｒｒ

（１３）

２　天棚阻尼参考模型

建立的天棚阻尼模型是在原模型基础上，在前轴２个悬架和中后轴２个平衡悬架与天棚之间分别添

加一个阻尼为Ｃｓｋｙ的阻尼器［１１］。可以计算出，模型车身簧载的垂向加速度等效阻尼为４Ｃｓｋｙ，俯仰运动等

效阻尼为２（ｌ２１＋ｌ２２）Ｃｓｋｙ，侧倾运动等效阻尼为（ｂ１＋ｂ２）２　Ｃｓｋｙ。根据第１节中的重型汽车垂向模型动力学方
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程，可得天棚阻尼参考模型的动力学方程。
天棚阻尼参考模型垂向运动的动力学方程

ｍｂ（̈ｚｂｒ－ｖｘθｂｒ＋ｖｙψｂｒ）＝－［ｋｓｌｆ（ｚｓａ－ｚｔｌｆ）＋ｃｓｌｆ（ｚｓａ－ｚｔｌｆ）］－［ｋｓｌｒ（ｚｓｂ－ｚｌｐ）＋ｃｓｌｒ（ｚｓｂ－ｚｌｐ）］－
［ｋｓｒｆ（ｚｓｃ－ｚｔｒｆ）＋ｃｓｒｆ（ｚｓｃ－ｚｔｒｆ）］－［ｋｓｒｒ（ｚｓｄ－ｚｒｐ）＋ｃｓｒｒ（ｚｓｄ－ｚｒｐ）］－４Ｃｓｋｙｚｂｒ （１４）

天棚阻尼参考模型俯仰运动的动力学方程

Ｉｂｙ̈θｂｒ＝ｌ１［ｋｓｌｆ（ｚｓａ－ｚｔｌｆ）＋ｃｓｌｆ（ｚｓａ－ｚｔｌｆ）］－ｌ２［ｋｓｌｒ（ｚｓｂ－ｚｌｐ）＋ｃｓｌｒ（ｚｓｂ－ｚｌｐ）］＋
ｌ１［ｋｓｒｆ（ｚｓｃ－ｚｔｒｆ）＋ｃｓｒｆ（ｚｓｃ－ｚｔｒｆ）］－ｌ２［ｋｓｒｒ（ｚｓｄ－ｚｒｐ）＋ｃｓｒｒ（ｚｓｄ－ｚｒｐ）］－２（ｌ２１＋ｌ２２）Ｃｓｋｙθｂｒ （１５）

天棚阻尼参考模型侧倾运动的动力学方程

Ｉｂｘ̈ψｂｒ＝－ｂ１［ｋｓｌｆ（ｚｓａ－ｚｔｌｆ）＋ｃｓｌｆ（ｚｓａ－ｚｔｌｆ）］－ｂ１［ｋｓｌｒ（ｚｓｂ－ｚｌｐ）＋ｃｓｌｒ（ｚｓｂ－ｚｌｐ）］＋
ｂ２［ｋｓｒｆ（ｚｓｃ－ｚｔｒｆ）＋ｃｓｒｆ（ｚｓｃ－ｚｔｒｆ）］＋ｂ２［ｋｓｒｒ（ｚｓｄ－ｚｒｐ）＋ｃｓｒｒ（ｚｓｄ－ｚｒｐ）］－（ｂ１＋ｂ２）２　Ｃｓｋｙψｂｒ （１６）

式中，下标ｒ是为了区分２个模型的相同参量。

３　滑模控制器设计

以天棚阻尼模型为基准设计滑模控制器。通过控制各悬架阻尼力，滑模控制器分别对重型汽车模型

的垂向、俯仰和侧倾运动进行控制，控制器输出为ｕ２、ｕθ、ｕψ，由悬架可控阻尼力计算产生

ｕｚ
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ｕ
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ｌ１ －ｌ２ ｌ１ －ｌ２
－ｂ１ －ｂ１ ｂ２ ｂ

熿

燀

燄

燅２

ｆｓｌｆ
ｆｓｌｒ
ｆｓｒｆ
ｆ

熿

燀

燄
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（１７）

式中，ｆｓｉｊ为各悬架可控阻尼力。
对于重型汽车垂向运动，考虑系统干扰项可得

ｚ̈ｂ＝－
４ｋｓｌｆ
ｍｚ
（̈ｚｂ－̈ｚｔｌｆ）－

４ｃｓｌｆ
ｍｚ
（ｚｂ－ｚｔｌｆ）＋

１
ｍｚ
［－ｕｚ＋Ｅ（ｔ）］ （１８）

式中，ｍｚ 为整车质量；Ｅ（ｔ）为干扰项。
定义误差变量

Ｅｚ＝［ｅｚ ｅｚ］Ｔ＝［ｚｂ－ｚｂｒ ｚｂ－ｚｂｒ］Ｔ （１９）

滑模面定义

ｓｚ＝ＣｚＥｚ＝［λｚ １］［ｅｚ ｅｚ］Ｔ＝λｚ（ｚｂ－ｚｂｒ）＋（ｚｂ－ｚｂｒ） （２０）
控制器输出ｕ为等效控制ｕｅｑ和切换控制ｕｓｗ之和

ｕ＝ｕｅｑ＋ｕｓｗ （２１）
等效控制的作用是使系统运动点沿滑模面运动，切换控制的作用是使系统运动点趋向于滑模面。对

于重型汽车垂向运动的滑模控制器设计：
（１）等效控制ｕｚ，ｅｑ。当ｓｚ＝０时，由式（２０）可得

ｕｚ，ｅｑ＝－ｍｂλｚ（ｚｂ－ｚｂｒ）＋ｍｂ̈ｚｂｒ＋［ｋｓｌｆ（ｚｓａ－ｚｔｌｆ）＋ｃｓｌｆ（ｚｓａ－ｚｔｌｆ）］＋［ｋｓｌｒ（ｚｓｂ－ｚｌｐ）＋ｃｓｌｒ（ｚｓｂ－ｚｌｐ）］＋
［ｋｓｒｆ（ｚｓｃ－ｚｔｒｆ）＋ｃｓｒｆ（ｚｓｃ－ｚｔｒｆ）］＋［ｋｓｒｒ（ｚｓｄ－ｚｒｐ）＋ｃｓｒｒ（ｚｓｄ－ｚｒｐ）］ （２２）

（２）切换控制

ｕｚ，ｓｗ＝－Ｋｚ（ｔ）ｓｇｎｓｚ （２３）
式中，Ｋｚ（ｔ）为切换控制增益；ｓｇｎ为符号函数。则垂向运动滑模控制输出

ｕｚ＝ｕｚ，ｅｑ＋ｕｚ，ｓｗ＝ｕｚ，ｅｑ－Ｋｚ（ｔ）ｓｇｎ　ｓｚ （２４）
切换控制增益Ｋｚ（ｔ）根据滑模系统稳定条件确定，Ｋｚ（ｔ）用于补偿不确定项Ｅ（ｔ），保证运动点接触到

滑模面，稳定性条件

ｓｓ＝１ｍｚ
［－Ｋｚ（ｔ）｜ｓ｜＋Ｅ（ｔ）｜ｓ｜］≤－ηｍｚ｜ｓｚ｜

（２５）

为了进一步消除系统输出的抖振问题，将式（２３）中符号函数改为饱和函数［１２］
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ｓａｔ（ｓｚ／Θｚ）＝
ｓｇｎ　ｓｚ ｜ｓｚ｜≥δ
ｓｚ／δｚ
烅
烄

烆 其他
（２６）

此时滑模控制的输出为

ｕｚ＝ｕｚ，ｅｑ＋ｕｚ，ｓｗ＝ｕｚ，ｅｑ－Ｋｚ（ｔ）ｓａｔ（ｓｚ／δｚ） （２７）
相同过程得到俯仰运动的等效控制和切换控制输出

ｕθ，ｅｑ＝－Ｉｂｙλθ（θｂ－θｂｒ）＋Ｉｂｘ̈θｂｒ－ｌ１［ｋｓｌｆ（ｚｓａ－ｚｔｌｆ）＋ｃｓｌｆ（ｚｓａ－ｚｔｌｆ）］＋ｌ２［ｋｓｌｒ（ｚｓｂ－ｚｌｐ）＋ｃｓｌｒ（ｚｓｂ－ｚｌｐ）］－
ｌ１［ｋｓｒｆ（ｚｓｃ－ｚｔｒｆ）＋ｃｓｒｆ（ｚｓｃ－ｚｔｒｆ）］＋ｌ２［ｋｓｒｒ（ｚｓｄ－ｚｒｐ）＋ｃｓｒｒ（ｚｓｄ－ｚｒｐ）］ （２８）

ｕθ＝ｕψ，ｅｑ＋ｕψ，ｓｗ＝ｕψ，ｅｑ－Ｋψ（ｔ）ｓａｔ（ｓψ／δψ） （２９）
侧倾运动的等效控制和切换控制输出

ｕψ，ｅｑ＝－Ｉｂｘλψ（ψｂ－ψｂｒ）＋Ｉｂｘ̈ψｂｒ＋ｂ１［ｋｓｌｆ（ｚｓａ－ｚｔｌｆ）＋ｃｓｌｆ（ｚｓａ－ｚｔｌｆ）］＋ｂ１［ｋｓｌｒ（ｚｓｂ－ｚｌｐ）＋ｃｓｌｒ（ｚｓｂ－ｚｌｐ）］－
ｂ２［ｋｓｒｆ（ｚｓｃ－ｚｔｒｆ）＋ｃｓｒｆ（ｚｓｃ－ｚｔｒｆ）］＋ｂ２［ｋｓｒｒ（ｚｓｄ－ｚｒｐ）＋ｃｓｒｒ（ｚｓｄ－ｚｒｐ）］ （３０）

ｕψ＝ｕψ，ｅｑ＋ｕψ，ｓｗ＝ｕψ，ｅｑ－Ｋψ（ｔ）ｓａｔ（ｓψ／δψ） （３１）
根据式（１７）可得到悬架可控阻尼力

ｆｓｌｆ
ｆｓｌｒ
ｆｓｒｆ
ｆ

熿

燀

燄

燅ｓｒｒ

＝
－１ －１ －１ －１
ｌ１ －ｌ２ ｌ１ －ｌ２
－ｂ１ －ｂ１ ｂ２ ｂ

熿

燀

燄

燅２

＋ ｕｚ
ｕθ
ｕ

熿

燀

燄

燅ψ

（３２）

式中，［·］＋ 表示该矩阵的伪逆矩阵。
由于半主动悬架的特性，可控阻尼力

ｆｓｉｊ＝
ｆｓｉｊ ｆｓｉｊ（ｚｉｊ－ｚｔｉｊ）＜０
０ ｆｓｉｊ（ｚｉｊ－ｚｔｉｊ）≥
烅
烄

烆 ０
（３３）

４　滑模控制的仿真分析

为了研究提出的滑模控制器对所建重型汽车平顺性模型的控制效果，根据前文的动力学方程和控制

器设计过程，应用 Ｍａｔｌａｂ／Ｓｉｍｕｌｉｎｋ进行响应分析。车辆具体参数如表１所示。转动惯量是运用总成分

解法求解的

Ｉｙ ＝∑
Ｎ

ｎ＝１

（Ｉｙｉ＋ｍｉｌ２ｉ） （３４）

式中，ｍｉ 为各部分质量；Ｉｙｉ为各部分绕自身的转动惯量；ｌｉ 为各部分质心到车身质心距离。
表１　车辆垂向动力学模型参数

参数 ｍｂ／ｋｇ　 ｍｐ／ｋｇ　 ｍｔｆ／ｋｇ　 ｍｔｍ／ｋｇ　 ｍｔｒ／ｋｇ　 ｌ１／ｍ　 ｌ２／ｍ

数值 ２３　０４６　 １７７　 ４１２　 ６７６　 ６７６　 ３．６４　 ２．７１

参数 ｌ３／ｍ　 ｂ１／ｍ　 ｂ２／ｍ　 Ｉｂ／（ｋｇ·ｍ－２）Ｉｐ／（ｋｇ·ｍ－２） Ｉｂｙ／（ｋｇ·ｍ－２） Ｉｂｘ／（ｋｇ·ｍ－２）

数值 １．３　 ０．９６　 ０．９８　 ５５　５０２　 ３５１　 １１１　２３６　 １０　１００

参数ｋｓｆ／（Ｎ·ｍ－１）ｋｓｒ／（Ｎ·ｍ－１）ｋｔｆ／（Ｎ·ｍ－１）ｋｔｍ／（Ｎ·ｍ－１）ｋｔｒ／（Ｎ·ｍ－１）ｃｓｆ／（（Ｎ·ｍ－１）ｓ－１）ｃｓｒ／（（Ｎ·ｍ－１）ｓ－１）

数值 ２５１　３８０　 ２　０６４　０００　 １　１００　０００　 ２　２００　０００　 ２　２００　０００　 ５０　６３６　 ２５　３２０

　　仿真工况为Ｂ级路面，车速６０　ｋｍ／ｈ。得到半主动悬架的可控阻尼力曲线如图２所示。重型汽车被

动悬架模型和滑模控制模型的垂向角速度、俯仰角加速度和侧倾角加速度的时域和频域响应对比曲线，
如图３所示。
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图２　半主动悬架可控阻尼力
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(e)车体侧倾角加速度时域 (f)车体侧倾角加速度功率谱密度

图３　控制前后模型平顺性参量时域和频域响应
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在不同车速工况下对控制前后的模型进行了仿真分析，各参量均方根值如表２所示。
表２　不同车速工况下平顺性参量均方根值对比

车速／（ｋｍ·ｈ－１）悬架类型 车体垂向加速度／（ｍ·ｓ－２） 车体俯仰角加速度／（ｒａｄ·ｓ－２）车体侧倾角加速度／（ｒａｄ·ｓ－２）

６０
滑模控制 ０．７６７　５　 ０．３８７　８　 ０．０１６　３

被动 ０．８８２　２　 ０．４６８　４　 ０．０３７　８

７０
滑模控制 ０．８１０　３　 ０．４２０　３　 ０．０１７　０

被动 ０．９２４　４　 ０．５１１　９　 ０．０３８　４

８０
滑模控制 ０．８４２　２　 ０．４３７　７　 ０．０１７　５

被动 ０．９６３　０　 ０．５５９　０　 ０．０３９　３

　　由图２的半主动悬架的可控阻尼力曲线可得，其控制力切换速度很快，能在车辆的振动周期内频繁切

换，且受到悬架相对速度的影响，这一特性能有效抑制车身振动；由图３（ａ）车身垂向加速度时域曲线可得，滑
模控制器能有效降低车身垂向振动，控制后的垂向加速度的均方根值降低了１３．８０％；图３（ｃ）是车身俯仰角

加速度时域曲线，控制后的俯仰角加速度均方根值降低了１５．６６％，说明滑模控制器能有效改善俯仰运动；图

３（ｅ）为车体侧倾角加速度时域曲线，控制后的侧倾角加速度均方根值降低了５６．８７％，侧倾运动得到了明显

改善。由图３（ｂ）、图３（ｄ）、图３（ｆ）功率谱密度曲线可得，滑模控制在高频时因受到变频扰动，其曲线与控制

前接近，但在人体敏感的低频范围内，有效降低了车体垂向加速度、俯仰角加速度和侧倾角加速度。
由表２可知，在Ｂ级路面行驶时，随着车速增加，车身垂向加速度、俯仰角加速度、侧倾 角 加 速 度 都

随之增大。在车速为６０、７０、８０　ｋｍ时，经 过 滑 模 控 制 器 改 善 后，车 身 垂 向 加 速 度 均 方 根 值 分 别 降 低

１３．８０％、１２．３４％、１２．５４％；车身俯仰角加速度分别降低１５．６６％、１８．７５％、１８．７５％；车身侧倾角加速度

分别降低５６．８７％、５５．７３％、５５．４７％。说明在不同车速下，滑模控制均能有效降低车身振动，改善重型汽

车平顺性。
综上所述，建立的滑模控制器能有效改善重型汽车的平顺性，降低车身振动。

５　结论

为提升建立的基于半主动悬架的９自由度三轴重型汽车垂向动力学模型的平顺性，针对该重型汽车

模型设计了滑模控制系统，对悬架阻尼力进行控制，仿真结果表明：
（１）建立的三轴重型汽车垂向动力学模型能反映车辆在垂向振动时的振动特性，说明该模型能在一

定程度上评价车辆的平顺性。
（２）设计的滑模控制器能有效降低车身振动，车身的垂向、俯仰和侧倾运动均有所改善，其中侧倾运

动改善最为明显，控制后的侧倾角加速度均方根值降低了５６．８７％。
（３）在不同车速下，随着车速增加，各响应参量均方根值都有所增加，经滑模控制后都有不同程度的

改善，说明设计的滑模控制器在不同车速下均能有效降低车身振动，改善重型汽车平顺性。
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