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【摘要】为研究悬架时滞对车辆的影响，以含时滞的 1/4半主动悬架系统为研究对象，利用时滞系统稳定性条件，求

解可调节阻尼的稳定区间，对于在稳定区间外的情况，求解临界时滞点，并在离散冲击路面下进行了数值仿真，结果表

明：在稳定区间内时，合理选取时滞可提高平顺性和操纵稳定性；在稳定区间外时，通过选取时滞临界点及附近点对悬

架性能指标进行时频分析，时滞小于临界时滞点时，系统仍保持稳定，时滞大于临界时滞点时，系统发散不稳定，车辆

的平顺性和操纵稳定性恶化，且随着时滞的增加，悬架性能指标的功率逐渐增大，且低频段悬架性能指标功率明显大

于其他频段悬架性能指标功率。
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【Abstract】In order to study the influence of suspension time delay on the vehicle, the 1/4 semi-active suspension system

with time delay was taken as the research object. The stability condition of the time-delay system was used to solve the stability
interval of the adjustable damping. For the case outside the stability interval, the critical time delay point was solved, and the
numerical simulation was carried out under the discrete impact road surface. The results show that when the time delay is
reasonably selected in the stability interval, the ride comfort and handling stability can be improved. When the stability interval
is outside, the time-frequency analysis of the suspension performance index is carried out by selecting the critical point of time
delay and the nearby points. When the time delay is less than the critical time delay point, the system remains stable. When it
is greater than the critical time delay point, the system diverges and is unstable, and the ride comfort and handling stability of
the vehicle deteriorate. With the increase of time delay, the power of the suspension performance index gradually increases,
and the power of the suspension performance index in the low frequency band is significantly greater than that in other
frequency bands.
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含时滞的半主动悬架系统稳定性时频分析

王策 罗晓亮 张洋瑞

（重庆交通大学，机电与车辆工程学院，重庆 400074）

1 前言

汽车悬架的作用是减少车辆行驶时的冲击，然

而，悬架的阻尼器在响应上存在时滞，可能导致悬

架系统失稳，出现危及车辆行驶安全的分岔现象，

严重影响车辆的乘坐舒适性。因此，合理的时滞设

计可以提高车辆的稳定性。

对于悬架系统的时滞稳定性分析，学者们开展

了大量研究。汪若尘等[1]基于多项式判别理论，研

究了含时滞的半主动悬架系统的失稳机理，得到了

悬架系统的失稳条件和临界时滞，为半主动悬架系

统的时滞控制研究提供了基础。邵素娟等[2]运用广
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义施图姆（Sturm）准则推导了时滞无关稳定区域的临

界增益和稳定性开关的临界时滞。庞辉等[3]基于时

滞开关天棚控制的半主动悬架模型和时滞微分方程

理论，提出了利用李雅普诺夫稳定性理论求解悬架

控制系统临界时滞的理论分析和数值计算方法，结

果表明，当时滞达到临界值时，悬架系统的稳定性将

严重恶化。闫光辉等[4]利用劳斯-赫尔维茨（Routh-
Hurwitz）稳定性准则分析了模型的稳定性条件，并计

算了系统的临界时滞，计算分析和仿真结果表明，

Routh-Hurwitz稳定性准则可以为主动悬架的设计和

滞后不稳定机制奠定理论基础。Chu等[5]研究了时滞

对受控质量阻尼单自由度系统稳定性的影响和修正

问题，求解了导致系统失稳的临界时滞的显式解和

数值解。Yan等[6]基于稳定性切换理论，推导了含时

滞的主动悬架系统稳定性条件，并通过状态变换和

优化方法设计了最优控制策略，仿真结果表明，该策

略下悬架系统保持稳定，性能得到改善。

上述研究中时滞方程理论繁琐复杂，难以理解，

需简化处理，且未针对特定工况讨论不同时滞的影

响，未确定稳定条件下的较优时滞。由于含时滞的

1/4半主动悬架系统的特征方程较为复杂，本文将利

用滞后理论的全时滞稳定代数判据和稳定性临界点

分析半主动悬架系统的稳定性，得到系统全时滞稳

定条件和稳定性临界点，通过数值仿真，在特定工况

下讨论时滞对系统的影响，并通过时频分析，研究不

同时滞点在不同频段对悬架系统稳定性的影响。

2 含时滞的半主动悬架建模

车身的垂向振动主要影响车辆行驶的平顺性，

而车辆的结构又相当复杂，本文忽略系统的车身俯

仰运动和侧倾运动，建立如图 1所示的含时滞的 1/4
半主动悬架模型[7]。其中，m1、m2分别为簧上质量、

簧下质量，k2、c2分别为悬架系统的刚度和减振器基

值阻尼，k1为轮胎刚度，z2、z1分别为簧上质量和簧下

质量的位移，q为路面输入，τ为时滞，F(t-τ)为减振

器的时滞阻尼力（主要为响应时滞产生的阻尼力）。

z2m2

m1

k2
c2

F(t-τ)

z1

k1

q

响应延迟

图1 含时滞的1/4半主动悬架模型

悬架减振器的阻尼可分为基值阻尼 c2和可调节

阻尼 cτ。考虑到半主动悬架是较为复杂的系统，存

在许多时间上的滞后，例如，由作动器引起的响应

时间滞后、测量信号在传输上的传输时间滞后和单

片机的计算时间滞后均可能影响系统的稳定性。

然而，与响应时间滞后相比，计算时间滞后和传输

时间滞后非常小，对系统的影响较小，因此本文主

要研究减振器内部特性的响应时间滞后对系统稳

定性的影响[8]。

含时滞的1/4半主动悬架模型的动力学方程为：

ì

í

î

ïïïï

ïïïï

m2 z̈2 + k2 (z2 - z1 ) + c2 (ż2 - ż1 ) +F(t - τ) = 0
m1 z̈1 -k2 (z2 - z1 )- c2 (ż2 - ż1 )+k1 (z1 -q)-F(t-τ)=0
F(t - τ) = cτ [(ż2 (t - τ) - ż1 (t - τ)]

（1）

3 时滞稳定条件下可调阻尼和临界时滞的

求解

3.1 时滞系统稳定条件下可调阻尼 cτ求解

根据时滞微分方程理论，悬架系统的微分方程

通解的形式为：

zi(t)=Zi(s)est, i=1,2 （2）
式中，Zi(s)为 zi(t)经过拉氏变换的解；s为特征值；t为
时间。

将式（2）带入式（1）得到特征方程：

D(s,τ) = |
|
||||

|
|
||||m1 s2 + cτ se-sτ + k1 + k2 -c2 - cτ se-sτ - k2-c2 - cτ se-sτ - k2 m1 s2 + cτ se-sτ + k2 （3）

即
D(s,τ)=m1m2 s4 +(m1 +m2 )(c2 + cτe-sτ )s3 +

(m2k1 +m2k2 +m1k2 )s2 + k1 (c2 + cτe-sτ )s+ k1k2（4）
要使含有时滞的系统稳定，特征方程 D(s,τ)=0

需满足以下条件[9]：

a.特征方程D(s,τ)=0的解皆有负实部；

b.特征方程D(s,τ)≠0恒成立。

在条件 a下，当 τ=0时，特征方程为：

D(s,0)=m1m2 s4 + (m1 +m2 )(c2 + cτ )s3 +
(m2k1 +m2k2 +m1k2 )s2 + k1 (c2 + cτ )s + k1k2 = 0（5）

对于条件 a，式（5）的所有解均有负实部。然

而，在实际悬架系统中，系统的各参数均不可能为

负数，因此式（5）各项的系数均大于 0。当 s=0时，

D(0,0)=k1k2，显然恒大于 0；方程的最高次项的幂为

偶数，因此，不论 s趋于∞或-∞，方程 D(s,0)>0恒成

立，所以，对∀s∈[0,+∞)，式（5）中各项的系数均为正，

方程D(s,0)>0。根据劳斯（Routh）判据判断系统稳定

性的充要条件：特征方程所有项的系数均为正数，
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且Routh表中第 1列数均大于 0，如表 1所示；式（5）
的系数满足表1所示的关系。

表1 条件a的Routh判据表

项

s4

s3

s2

s1

s0

多项式系数

m1m2

(m1+m2)(c2+cτ)
a0
c0
d0

m2k1+m2k2+m1k1
k1(c2+cτ)
b0
0
0

k1k2
0
0
0

0
0

表1中a0、b0、c0、d0可表示为：

ì

í

î

ï

ï
ïïï
ï

ï

ï

ï

ï
ïïï
ï

ï

ï

a0 = (m2k1 +m2k2 +m1k2 )(m1 +m2 )(c2 +cτ )-m1m2k1 (c2 +cτ )(m1 +m2 )(c2 + cτ )
c0 = b0 (m1 +m2 )(c2 + cτ ) - a0 (m2k1 +m2k2 +m1k2 )

a0
b0 = k1k2
d0 = b0

（6）
因此，满足条件 a的公式为：

ì

í

î

ï
ïï
ï
ï
ï

ï

ï
ïï
ï

ï

m1m2 > 0
(m1 +m2 )(c2 + cτ ) > 0
a0 > 0
c0 > 0
d0 > 0

（7）

根据式（6）和式（7）可以求解出满足条件的可

调阻尼 cτ的取值范围。簧上质量m2、簧下质量m1、

轮胎刚度 k1、悬架弹簧刚度 k2、减振器基值阻尼 c2、减
振器可调阻尼 cτ均为正值，故式（7）恒成立，可调阻

尼 cτ皆满足条件 a。
对于条件 b，要使特征方程D(s,τ)≠0恒成立，令

s=iy，且∀y∈R1及∀τ∈R1+，则特征方程D(s,τ)≠0恒成

立等价于D(iy,τ)≠0恒成立，y为不等于 0的实数，z为
实数，可利用分线式映照处理方程中含时滞的指数

项[9]：

ω=(1+z)/(1-z) （8）
集合{ω=eiθ, θ∈[0,2π]}与{z=iy,y∈R}之间构成一一

对应关系，式（4）可表示为：
D(z,y) =[-(m1 +m2 )c2y3 + (m1 +m2 )cτ y3 + k1c2y -

k1cτ y]z +m1m2y4 - (m2k1 +m2k2 +
m1k2 )y2 + k1k2 +{[-m1m2y4 + (m2k1 +
m2k2 +m1k2 )y2 - k1k2 ]z + k1c2y -
(m1 +m2 )c2y3 - (m1 +m2 )cτ y3 + k1cτ y}i

（9）

将式（9）中的实部和虚部分开，实部用 f(z,y)表
示，虚部用g(z,y)表示：

ì

í

î

ï

ï

ï
ïï
ï

ï

ï

ï

ï

ï
ïï
ï

ï

ï

f (z,y) = [-(m 1 + m 2 )c 2y 3 + (m 1 + m 2 )c τ y 3 +
k 1c 2y - k 1c τ y]z +m1m2y4 - (m2k1 +
m2k2 +m1k2 )y2 + k1k2

g(z,y) =[-m1m2y4 + (m2k1 +m2k2 +m1k2 )y2 -
k1k2 ]z + k1c2y - (m1 +m2 )c2y3 -
(m1 +m2 )cτ y3 + k1cτ y

（10）

根据式（10）可以求解其结式R(f,g)：
R( f,g) =m21m22y8 +[(m1 +m2 )2 (c2 + cτ )(c2 - cτ ) -

2m1m2 (m2k1 +m2k2 +m1k2 )]y6 +
[(m1 +m2 )k1 (c2 + cτ )(cτ - c2 ) +
(m2k1 +m2k2 +m1k2 )k1k2 +
(m2k1 +m2k2 +m1k2 )2 +m1m2k1k2 ]y4 +
[k21 (c2 + cτ )(c2 - cτ ) - 2(m2k1 +m2k2 +
m1k2 )k1k2 ]y2 + k21k22

（11）

令

ì

í

î

ï

ï

ï

ï

ï
ïï
ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï
ïï
ï

ï

ï

ï

ï

a =m21m22
b =[(m1 +m2 )2 (c2 + cτ )(c2 - cτ ) -
2m1m2 (m2k1 +m2k2 +m1k2 )]

c =[2(m1 +m2 )k1 (c2 + cτ )(cτ - c2 ) +
(m2k1 +m2k2 +m1k2 )2 + 2m1m2k1k2 ]

d =[k21 (c2 + cτ )(c2 - cτ ) - 2(m2k1 +
m2k2 +m1k2 )k1k2 ]

e = k21k22

（12）

则

R( f,g) = ay8 + by6 + cy4 + dy2 + e （13）
令

M(y) = y8 + ba y6 +
c
a y

4 + da y2 +
e
a （14）

根据M(y)=0无实根即等价于条件 b的解，可求

解出稳定条件下可调阻尼 cτ的取值范围。

综合条件 a和条件 b可求解可调阻尼 cτ的取值

范围。

3.2 时滞临界点的求解

时滞位移反馈控制会扰动悬架系统。为保证

系统的稳定性，本文采用特征根和稳定临界点的方

法分析时滞系统的稳定性。时滞独立稳定区是根

据悬架系统参数确定的，系统的稳定性不受时滞的

影响。

含单个时滞的常系数时滞微分系统的特征方

程具有以下一般形式[10]：

D(s,τ) =PT (s) +QT (s)e-sτ = 0 （15）
其中，PT(s)的次数较 QT(s)高，时滞 τ≥0，结合式

（4）可得到多项式PT(s)和QT(s)：
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PT (s) =m1m2 s4 + (m1c2 +m2c2 )s3 +
k1c2 s + k1k2 + (m2k1 +m2k2 +m1k2 )s2（16）
QT (s) = (m1 +m2 )cτ s3 + k1cτ s （17）

由时滞稳定性理论可知，时滞系统渐近稳定的

充分条件是特征方程的特征解均含负实部。当特

征根包含纯虚数时，系统处于稳定与不稳定的边

界。假设特征方程存在虚根 s=±iω(ω>0)到达虚轴

时，才可能发生稳定性切换，稳定性切换点应满足

D(iω,τ)=0，用欧拉公式 e-iω=cos(ωτ)-i·sin(ωτ)，则式

（15）可表示为[11]：
D(iω,τ) =PR (ω) + iP I (ω) +

[QR (ω) + iQ I (ω)][cos(ωτ) - i ⋅ sin(ωτ)]= 0（18）
其中：

ì

í

î

ï
ïï
ï
ï
ï

ï
ïï
ï
ï
ï

PR (ω)=Re(P(iω))=m1m2ω4 -(m2k1 +m2k2 +m1k2 )ω2 + k1k2
P I (ω) = Im(P(iω)) =-(m1c2 +m2c2 )ω3 + k1c2ω
QR (ω) = Re(Q(iω)) = 0
Q I (ω) = Im(Q(iω)) =-(m1cτ +m2cτ )ω3 + k1cτω

（19）
为了使D(iω,τ)=0，必须将多项式中的实部与虚

部分离。由于式（18）的实部和虚部均为0，可得到：

ì
í
î

QR cos(ωτ) +Q I sin(ωτ) =-PR
Q I cos(ωτ) -QR sin(ωτ) =-P I （20）

根据 sin2(ωτ)+cos2(ωτ)=1，消除三角函数项，得

到关于ω的多项式方程F(ω)：
F(ω) =P2R + P2I - (Q2R +Q2I )

=ω2n + b1ω2(n - 1) + b2ω2(n - 2) +
b3ω2(n - 3) + ⋅ ⋅ ⋅+bn - 1ω2 + bn

（21）
式中，n为多项式的项数。

根据式（19）可得：
F(ω) =m21m22ω8 + (m2k1 +m2k2 +m1k2 )2ω4 + k21k22 -

2m1m2 (m2k1 +m2k2 +m1k2 )ω6 -
2k1k2 (m2k1 +m2k2 +m1k2 )ω2 +
2m1m2k1k2ω4 + (m1c2 +m2c2 )2ω6 +
k21c22ω2 - 2k1c2 (m1c2 +m2c2 )ω4 -
[(m1cτ +m2cτ )2ω6 + k21c2τ ω2 -
2k1cτ (m1cτ +m2cτ )ω4 ]

（22）

综上所述，D(iω,τ)=0即可等价于F(ω)=0。
系统稳定性切换点在时滞无关稳定性区域外

时，系统稳定性是不固定的。特征根的实部会随着

时滞的增加而改变符号，这意味着会通过改变时滞

来改变系统的稳定性。假设方程实根ω为正，则ω
下的一系列临界时滞可由式（23）求解：

ì

í

î

ï
ïï
ï

ï
ïï
ï

sin θ = -PRQ I + P IQR
Q2R +Q2I

cos θ = -PRQR - P IQ I
Q2R +Q2I

（23）

其中，θ=ωτ，θ的取值可由式（23）、式（19）求解，

取值范围为[0,2π]，因此，一系列的临界时滞点为[12]：

τk =
arctan m1m2ω4 -(m2k1 +m2k2 +m1k2 )ω2 + k1k2-(m1c2 +m2c2 )ω3 + k1c2ω +2kπ

ω

= θ + 2kπω ，k = 0,1,2,3, ⋅ ⋅ ⋅
（24）

得到临界时滞点后，需要判断每个临界时滞点

对应的特征根实部的变化，从而判断系统稳定性的

变化情况。式（18）可以视为 s对 τ的函数，通过求导

可得到特征根实部对临界时滞点的变化趋势，由 T
表示：

T = sgn{Re( dsdτ |τ = τk,s = iω )} （25）
由式（15）可得：

ds
dτ =

sQ(s)
P′(s)esτ +Q′(s) - τQ(s) （26）

从而得到：

T = sgn{Re( dsdτ |τ = τk,s = iω )}= sgn{Re(
dτ
ds |τ = τk,s = iω )}

= sgn{Re(- P′(iω)
iωP(iω) +

Q′(iω)
iωQ(iω) )}

=-sgn{Im(- P′(iω)
ωP(iω) -

Q′(iω)
ωQ(iω) )}

=-sgn{Im(- P′(iω)
-P (iω)

ω|P(iω)|2 - Q′(iω)
-Q (iω)

ω|Q(iω)|2 )}
=-sgn{Im(P′(iω)-P (iω) -Q′(iω)-Q (iω))}

（27）

式中[13]：

-{Im(P′(iω)-P (iω) -Q′(iω)-Q (iω))}
= 2(PRP′R + P IP′I -QRQ′R -Q IQ′I ) （28）

根据式（21）可得：

F′(ω) = 2(PRP′R + P IP′I -QRQ′R -Q IQ′I ) （29）
因此：

T = sgn F′(ω)
= sgn[8m21m22ω7 - 12m1m2 (m2k1 +m2k2 +m1k2 )ω5 +
4(m2k1 +m2k2 +m1k2 + 2m1m2k1k2 )ω3 +
4k1k2 (m2k1 +m2k2 +m1k2 )ω + 6(m1c2 +m2c2 )2ω5 -
8k1c2 (m1c2 +m2c2 )ω3 + 2k21c22ω -
6(m1cτ +m2cτ )2ω5 + 8k1cτ (m1cτ +m2cτ )ω3 - 2k21c2τ ω]

（30）
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从方程F(ω)=0中解得的简单正根为：

ω1>ω2>ω3>…>ωm>0 （31）
相应地得到一系列的临界时滞点 τi,k(i=1,2,…,

m; k=0,1,2,…)，且有：

τi,0<τi,1<τi,2<τi,3<τi,4… （32）
由于多项式F(ω)的第1项的系数大于0，有：

F′(ω1 )＞0，F′(ω2 )＜0，
F′(ω3 )＞0，F′(ω4 )＜0， ⋅ ⋅ ⋅ （33）

和

τi,k + 1 - τi,k = 2πωi
＜τi + 1,k + 1 - τi + 1,k

= 2π
ωi + 1

(i = 1,2,3, ⋅ ⋅ ⋅,m - 1; k = 0,1,2,3, ⋅ ⋅ ⋅)
（34）

特征根实部的变化可以由式（25）确定：T=1表
示随着时滞 τ的增加，特征根 s的实部在复平面内由

左向右穿过虚轴，系统从稳定切换到不稳定；T=-1
表示随着时滞 τ的增加，特征根 s的实部由右向左穿

过虚轴，系统从不稳定切换到稳定。如果方程没有

正的实根，则系统不进行稳定性切换，即无论 τ如何

取值，系统都是稳定的。如果方程有正的实根，则

系统将进行有限次的稳定性切换，最终变得不稳

定。因此，利用正实根数量的变化，可以求解系统

的临界时滞。

4 时频分析

仿真工况设置为以 10 km/h的车速过减速带，

通过分析时频特性研究时滞对系统的影响。表 2所
示为悬架各参数取值。

表2 悬架各参数取值

悬架参数

簧上质量m2/kg
簧下质量m1/kg

悬架弹簧刚度 k2/N·m-1

轮胎刚度 k1/N·m-1

减振器基值阻尼 c2/N·s·m-1

取值

350
40

27 000
254 000
1 000

根据表2和前文的求解，取可调阻尼cτ=800 N·s/m，
分别比较时滞为 0 s、0.4 s、0.8 s、1.2 s条件下过减速

带时悬架性能指标的变化情况，分析时滞在不同工

况下对系统的影响。

若可调阻尼 cτ不在时滞稳定调节范围内，取可

调阻尼 cτ=1 300 N·s/m，此时悬架各参数不满足时滞

稳定条件，根据式（22）求解得到仅有的 4组正实

根 分 别 为 ω 1=7.415 6、ω 2=9.338 4、ω 3=74.163 1、

ω4=95.380 42。
当ω1=7.415 6时，临界时滞点为：

ì

í

î

ï
ïï
ï
ï
ï

ï

ï
ïï
ï

ï

τ1,k = θ1 + 2kπω1
(k = 0,1,2,3, ⋅ ⋅ ⋅)

cos θ1 =-0.719 2sin θ1 < 0
θ1 ∈ [0,2π]

（35）

当ω2=9.338 4时，临界时滞点为：

ì

í

î

ï
ïï
ï
ï
ï

ï

ï
ïï
ï

ï

τ2,k = θ2 + 2kπω2
(k = 0,1,2,3, ⋅ ⋅ ⋅)

cos θ2 =-0.719 2sin θ2 > 0
θ2 ∈ [0,2π]

（36）

当ω3=74.163 1时，临界时滞点为：

ì

í

î

ï
ïï
ï
ï
ï

ï

ï
ïï
ï

ï

τ3,k = θ3 + 2kπω3
(k = 0,1,2,3, ⋅ ⋅ ⋅)

cos θ3 =-0.719 2sin θ3 < 0
θ3 ∈ [0,2π]

（37）

当ω4=95.380 42时，临界时滞点为：

ì

í

î

ï
ïï
ï
ï
ï

ï

ï
ïï
ï

ï

τ4,k = θ4 + 2kπω4
(k = 0,1,2,3, ⋅ ⋅ ⋅)

cos θ4 =-0.719 2sin θ4 > 0
θ4 ∈ [0,2π]

（38）

经求解对比，得到系统的稳定临界时滞点为τ=0.025s，
因此，稳定性区间为 0~0.025 s。在 τ=0.025 s附近分

别取 τ=0.024 s和 τ=0.026 s，观察稳定临界点与附近

点悬架系统的稳定性和性能指标的变化情况。

本文采用过减速带时轮胎受到的激励为车辆

过离散路面的冲击激励，路面减速带模型如图 2所
示。为方便分析，将激励模型用三角函数表征[14-15]。

图2 减速带激励模型

减速带激励的数学模型表示为：

ì

í

î

ïïïï

ï
ïï
ï

ω r = h(1 - cos 2πft)2
f = vL

（39）

式中，h、L分别为减速带的高度和宽度；v为车辆行

驶的速度；f为减速带的激励频率；ωr为减速带激励

函数。
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在时滞稳定条件下，选取不同时滞，在稳态条

件下进行仿真，结果如图 3所示。由图 3可知，时滞

为 0 s、0.4 s、0.8 s、1.2 s时，系统均处于稳定状态，没

有发散现象。时滞为 0 s时，相对于其余时滞，悬架

性能指标的第一峰恶化，但通过减速带后，余颤收

敛快；表 3所示为时滞稳定条件下不同时滞对应的

悬架性能指标均方根，结合表 3分析，簧载质量加速

度均方根在时滞为 0.8 s时最小，悬架动行程和轮胎

动载荷的均方根在时滞为 0 s时最小。因此，在离散

冲击路面下合理选取时滞，可以提高车辆行驶的平

顺性和操纵稳定性。

簧
载

质
量

加
速

度
/m·
s-2

15
10
5
0
-5
-10
-150 2 4 6 8 10 12

时间/s

τ=1.2 s τ=0.8 sτ=0.4 s τ=0 s

（a）簧载质量加速度

悬
架

动
行

程
/m

0.04
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0.02
0.01
0

-0.01
-0.02
-0.03
-0.04
-0.05
-0.060 2 4 6 8 10 12

时间/s

τ=1.2 s τ=0.8 sτ=0.4 s τ=0 s

（b）悬架动行程
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轮
胎

动
载

荷
/kN

6
4
2
0
-2
-4
-60 2 4 6 8 10 12

时间/s
（c）轮胎动载荷

图3 时滞稳定条件下悬架性能指标时域响应

表 3 时滞稳定条件下不同时滞对应的悬架性能指标均方
根

悬架性能指标

簧载质量加速度
均方根α1/m·s-2
悬架动行程均方

根α2/m
轮胎动载荷均方

根α3/N

τ=0 s
0.755 4

0.003 6
381.316 5

τ=0.4 s
0.726 0

0.006 1
588.017 7

τ=0.8 s
0.673 1

0.004 6
587.275 7

τ=1.2 s
0.689 6

0.005 3
587.343 3

图 4所示为时滞非稳定条件下悬架性能指标时

域响应，从图 4中明显可以看出，时滞为 0.024 s和
0.025 s时，在通过减速带后，簧载质量加速度、悬架

动行程、轮胎动载荷存在明显的收敛趋势，且时滞

为 0.024 s时的收敛速度比 0.025 s时的收敛速度快，

更加稳定，当时滞为 0.026 s时，系统明显发散，处于

失稳状态；表 4所示为临界时滞点及附近点悬架性

能指标均方根，由表 4可知，在时滞为 0.025 s时，悬

架性能指标均方根相对于时滞为 0.024 s时的悬架

性能指标数值增大，但不会呈倍数增长，而达到失

稳时滞 0.026 s时，悬架性能指标呈倍数增长，造成

对系统不利影响。

簧
载

质
量

加
速

度
/m·
s-2

30
20
10
0

-10
-20
-300 2 4 6 8 10 12
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悬
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动
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程
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轮

胎
动

载
荷
/kN

25
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5
0
-5
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-15
-20
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图4 时滞非稳定条件下悬架性能指标时域响应

表4 临界时滞点及附近点悬架性能指标均方根

指标

簧载质量加速度均方根
α1/m·s-2
增幅/%

悬架动行程均方根α2/m
增幅/%

轮胎动载荷均方根α3/N
增幅/%

τ=0.024 s
1.002 1

0.003 8

503.240 6

τ=0.025 s
1.308 4
30.57
0.004 7
23.68

841.082 1
67.13

τ=0.026 s
9.339 3
831.97
0.031 7
734.21
7 747.000
1 439.42

图5~图7所示为时滞非稳定条件下的悬架性能

指标时频图，由图 5~图 7可知，在通过减速带后，时

滞为0.024 s和0.025 s时，簧载质量加速度、轮胎动载

荷、悬架动行程在各频段下的功率随时间的变化而

逐渐减小，且在0~20 Hz频段内的功率明显大于其他

频段的功率，随着时滞的增加，其他频段的功率略有

增加；时滞为 0.026 s时，簧载质量加速度、轮胎动载

荷、悬架动行程在各频段下功率会随时间的变化而

逐渐增大，且在0~20 Hz频段下的功率远大于其他频

段的功率，相对于时滞为0.024 s和0.025 s，其他频段

的功率也明显增加。功率的持续增加，会给车辆造

成不利影响，严重影响车辆的行驶安全性。
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图5 不同时滞下簧载质量加速度时频图
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图6 不同时滞下悬架动行程时频图
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图7 不同时滞下轮胎动载荷时频图

综上所述，在离散冲击路面下，时滞为 0.024 s
和0.025 s时，系统均不会失去稳定性，时滞为0.026 s
时，系统发散，明显失稳，降低了行驶安全性，且

0~20 Hz频段的功率明显大于其他频段的功率。时

滞稳定时，不同时滞下的悬架性能指标均方根不尽

相同。因此，合理选择时滞，可以提高车辆的平顺

性和行驶稳定性。

5 结束语

本文通过建立含时滞的 1/4半主动悬架系统，

利用时滞微分方程理论，通过分析全时滞稳定性的

充要条件，求解可调阻尼 cτ的稳定区间范围，对系统

特征方程进行分析变换，求解临界时滞点，通过求

解得到可调阻尼 cτ的稳定区间以及时滞临界点，代

入模型进行仿真，在离散冲击路面的条件下，得到

以下结论：

a.时域上，当可调阻尼 cτ在稳定区间内时，不同

时滞下的悬架性能指标不同，但系统均稳定，因此，

合理选取时滞有利于提高车辆平顺性和操纵稳定

性。当可调阻尼 cτ在稳定区间外时，求解得到临界

时滞为 0.025 s：当时滞为临界时滞和小于临界时滞

时，系统仍保持稳定，且时滞小于临界时滞时的悬

架性能指标均方根小于时滞为临界时滞时的数据；

当时滞大于临界时滞时，系统发散失稳，车辆的平

顺性和操纵稳定性恶化。

b.频域上，通过对临界时滞点附近的悬架性能

指标进行时频分析可以发现，随着时滞的增加，悬

架性能指标的功率逐渐增大，这一情况与时域分析

结果相符，并且低频段功率明显大于其他频段功

率，功率的持续增加，会给车辆造成不利影响，严重

影响车辆的行驶安全性。
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