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基于分数阶的空气弹簧建模及电动汽车

主动悬架控制研究 *
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［摘要］ 电控空气悬架系统（electrically controlled air suspension， ECAS）具有调节悬架刚度和车身高度的功能，

可有效改善车辆乘坐舒适性和操纵稳定性。以某乘用车 ECAS 为对象，利用分数阶理论描述橡胶气囊的黏弹性阻尼

特性，考虑等效阻尼及滞回特性对其热力学模型进行了优化，结果与实验数据吻合良好，验证了优化后的空气弹簧

模型的精确性。在此基础上，考虑车辆纵横向动力学特性与 Dugoff 轮胎模型，建立 14 自由度整车 ECAS 动力学模

型，提出模型预测（model predictive control， MPC）主动悬架控制方法，以可测变量为控制器输入，实现直线及转向行

驶工况下的主动控制。仿真与整车台架实验研究表明，分数阶修正模型可以很好地反映 ECAS 变刚度特性，基于

MPC 的主动悬架控制策略能实时调整空气弹簧刚度，控制车身姿态，有效改善电动汽车行驶时的平顺性与稳定性。

论文的研究方法为车辆悬架系统建模及主动控制提供了一种新思路。
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［Abstract］  Electrically controlled air suspension （ECAS） has the function of adjusting suspension stiffness 
and body height， which can effectively improve vehicle ride comfort and handling stability. Taking a passenger car 
ECAS as an example， the viscoelastic damping characteristics of rubber airbag are described by fractional theory， 
and the thermodynamic model is optimized considering the equivalent damping and hysteretic characteristics， which 
is in good agreement with the experimental data， and the precision of the optimized air spring model is verified. On 
this basis， considering the longitudinal and lateral dynamic characteristics of the vehicle and the Dugoff tire model， 
a 14-degree-of-freedom vehicle ECAS dynamic model is established， and a Model Predictive Control （MPC） active 
suspension control method is proposed， with measurable variables as the input of the controller， to realize the active 
control under straight and turning driving conditions. Simulation and vehicle bench test show that the fractional cor⁃
rection model can well reflect the variable stiffness characteristics of ECAS， and the active suspension control strate⁃
gy based on MPC can adjust the air spring stiffness in real time， control the body posture， and effectively improve 
the ride comfort and stability of the electric vehicle. The research method in this paper provides a new idea for vehi⁃
cle suspension system modeling and active control.
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前言

随着电子技术的发展和制造成本的降低，电控

技术在汽车行业得到了广泛应用，电控空气悬架系

统（electrically controlled air suspension，ECAS）是 其

典型代表。作为当前最先进的悬架系统之一，ECAS
能实时调节悬架刚度［1］，具有更低的固有频率、更理

想的非线性特性等［2-3］，使得车辆能适应不同的路

况、车辆负载和行驶速度，极大地改善了行驶性能，

而如何准确、快速地调节空气弹簧刚度，成为当前研

究的重点。

空气弹簧的刚度特性受气压、激励频率和幅值

等诸多因素的影响，常见的空气弹簧的非线性模型

有多项式模型及热力学简化模型。多项式模型一般

采用三次多项式对空气弹簧刚度的幅频特性进行描

述，冯霏等［4］、盛云等［5］都曾采用三次多项式，分别利

用多尺度法、增量谐波平衡法等分析了汽车悬架系

统的 2 自由度非线性振动系统的振动特性。尹万建

等［6］指出汽车系统中，空气弹簧刚度的频变现象并

不明显，故可用三次多项式对空气弹簧刚度特性进

行描述，但这类模型没有考虑橡胶气囊黏弹性特性

的影响。热力学简化模型是应用最广的建模方法，

将空气弹簧的力学模型分解为弹性力及黏性阻尼力

两部分，其中黏性阻尼力存在非线性阻尼力以及惯

性力，Zhu 等［7］基于 Berg 模型增加了对空气弹簧摩擦

特性的描述，提出摩擦力由减振杆和气缸之间的相

对运动以及橡胶材料颗粒产生。邬明宇等［8］针对多

腔室空气弹簧提出了一种考虑空气气囊热交换与阻

尼滞回特性的力学模型，考虑滞回特性的精确解模

型可以很好反映空气弹簧的动力学特性。Oda 等［9］

研究建立了一种附加气室空气弹簧力学模型，具有

一定的频率适应性。Docquier 等［10］研究了不同热交

换系数对附加气室空气弹簧内部特性的影响，分析

了传热对动态刚度的影响。陈俊杰等［11］将分数导数

Maxwell 中建立空气弹簧模型，用来描述橡胶气囊的

黏弹性特性。目前，针对空气弹簧力学特性及其模

型的研究较多，而将空气弹簧应用于整车动力学模

型控制悬架系统的研究尚不多见。

主动悬架控制一直是研究热点，常见的控制方

法有天棚控制［12-13］、最优控制［14-16］、滑模控制［17］及

PID 控制［18］等。车辆在行驶过程中存有诸多不确定

性，模型预测控制无须复杂的辨识过程，并且在优化

过程利用实测信息不断矫正，对不确定性环境具有

很强适应能力，因此，模型预测控制方法适合用于

ECAS。同时，由于空气弹簧具有响应慢、时滞长等

特点，目前多针对汽车行驶时的俯仰运动、侧倾运动

以及车身高度控制等问题进行研究。Huo 等［19］提出

将抑制俯仰运动的控制器作为补充控制模块，在特

定工况下开启，并基于天棚控制设计 PID 控制器控

制俯仰角。Eltantawie 等［20］将半车模型分成两个独

立的 1/4 模型，对每个模型设计分散神经模糊控制，

优化车辆的垂向响应与俯仰角。Chen 等［21］设计了

一款有高流量软管的空气悬架系统，可改进货车在

车道变化和稳态转弯时的操控性和稳定性。上述文

献均取得了一定的成果，但多针对阻尼减振器［22］、油

气悬架［23］等，将空气弹簧作为控制对象的研究尚不

多见。此外，现有关于 ECAS 研究多侧重于空气弹

簧力学模型优化和车身高度调节等，涉及车辆行驶

时侧向和纵向的车身姿态控制的研究较为少见。

鉴于此，本文基于热力学模型推导空气弹簧的

弹性力，利用分数阶描述橡胶气囊的黏弹性阻尼力，

以此修正热力学模型与工程实际中空气弹簧的差

异，通过实验验证了模型的准确性。在此基础上，建

立电动汽车整车 ECAS 垂向动力学模型，并考虑纵

横向动力学特性与 Dugoff 轮胎模型，针对直线与转

向行驶工况，以降低俯仰角加速度与侧倾角加速度

为控制目标，搭建整车模型预测（MPC）控制器，并通

过仿真分析和整车 ECAS 实验验证了控制策略的有

效性。

1　空气弹簧力学模型与实验验证

1. 1　空气弹簧力学模型

空气弹簧在工作过程中，气囊内气体为多变过

程，气体质量固定时，理想气体多变过程方程有：

peVe k = p0V0 k （1）
式中：p0 为静止状态时空气弹簧内部的绝对压力，

Pa；V0 为静止时空气弹簧气囊内容积，m3；pe 为任意

时刻空气弹簧内部的绝对压力，Pa；Ve 为任意时刻空

气弹簧气囊内容积，m3； k 为气体多变指数，绝热过

程时 k 取 1. 4。
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空气弹簧在充放气调节刚度的过程中，气体在

气囊内流动时会有做功和焓变，一般充放气的时间

较短，可视为绝热过程，根据热力学第一定律有［24］：

W
· + h in q in - hout qout = Uas （2）

式中：W 为空气弹簧做功；h in、hout 分别为流入、流出

空气弹簧的比焓；q in、qout 分别为流入、流出空气弹簧

的质量流量；Uas 表示空气弹簧的内能。

结合理想气体状态方程 peVe = mRTe，式（2）可

表达为
Cv

R ( ṗeVe + pe Ve
· ) = kRT

k - 1 qm - pe Ve
·

（3）
式中：R 为理想气体常数，R=287 J/（kg·K）； Te 为气

囊内气体温度；qm 为质量流量，qm = q in - qout； Cv 为

定容比热容，Cv = R/ (k - 1)。
式（3）进一步整理为

ṗeVe = kRTqm - kpe Ve
·

（4）
空气弹簧运动过程中，有效容积及气囊内压作

用力为

ì
í
î

ïï
ïï

Ve
· = Ae ⋅ ( z2

· - z1
· )

Fk = ( pe - p0 ) ⋅ Ae
（5）

式中：Ae 为空气弹簧有效承载面积，m2；z1、z2 分别为簧

上质量、簧下质量位移，m；Fk 为气囊内压作用力，N。

三次多项式模型、热力学模型没有考虑空气弹

簧橡胶气囊材料的黏弹性阻尼特性，然而空气弹簧

在工作频率范围内，由橡胶气囊黏弹性产生的阻尼

效应会影响空气弹簧的力学响应，因此采用分数阶

微分对橡胶气囊黏弹力进行表达［25］，以此修正热力

学模型与实际空气弹簧之间的差异，空气弹簧力学

模型对比如图 1 所示。

分数阶微积分的定义形式很多，但都较为复杂，

一般采用传递函数 G（S）逼近分数阶模型［26］。

G (S) = K ∏
k = 1

N s + ῶk

s + ωk
（6）

ì
í
î

ωk = ωb ω (2k - 1 + α ) /Nu
ῶk = ωb ω (2k - 1 - α ) /Nu

（7）
ì
í
î

ïï
ïï

ωu = ωh /ωb
K = ωαh

（8）
式中：K 为增益；ῶk、ωk 为极点或零点。

ì
í
î

ïïïï

ïïïï

Fc = dα' x ( t )
dtα' C

Fas = Fk + Fc
（9）

式中：Fc 为黏弹性力；α'为空气弹簧垂向变形量对时

间 阶 数 ；C 为 分 数 阶 等 效 阻 尼 系 数 ；Fas 为 空 气 弹

簧力。

1. 2　空气弹簧力学特性实验

为了验证基于分数阶的空气弹簧力学模型的准

确性，需要对空气弹簧的动特性进行实验。某空气

悬架减振总成由空气弹簧和 CDC 减振器串联组成，

相关参数如表 1 所示，将减振总成安装在振动台上，

在减振总成上盖板与实验台架之间安装力传感器，

如图 2 所示。调节空气弹簧高度至 226 mm，向空气

弹簧充气达到初始压强后关闭气源。对空气弹簧施

加正弦激励，振幅分别为 10、12、15 mm 等，频率为

0. 2~1. 5 Hz，记录力与位移数据。本实验目的是测

试减振器总成中空气弹簧的力学性能，为了消除与

其串联的 CDC 减振器的影响，实验中还测量了相同

工况下 CDC 减振器不通电时的阻尼力。

空气弹簧刚度和分数阶阻尼系数的计算方法如

图 3 所示。空气弹簧的刚度 K 可由滞回曲线的最高

表1　空气弹簧力学实验参数

参数

初始容积 V0 /m3

有效承载面积 Ae/m2

初始压力 p0/MPa
实验加载 F/N

数值

0. 000 79
0. 003 5
1. 48

4 900

图 1　空气弹簧力学模型对比

图 2　减振器总成及空气弹簧力学特性实验
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点与最低点得出，滞回曲线的面积 S = ∫Fdx 为空气

弹簧垂向振动过程中消耗的能量。

在消除 CDC 减振器的影响后，得到空气弹簧的

滞回曲线，调整仿真模型参数与实验工况一致，限于

篇幅，通过仿真得出在载荷为 4 900 N 时，仅呈现振

幅为 10、12 mm，频率 f 为 0. 8、1. 0 Hz 的正弦激励时

的空气弹簧滞回曲线，如图 4 所示，仿真与实验结果

及其相对误差如表 2 所示。

由图 4 和表 2 可知，仿真得到的空气弹簧分数阶

力学模型滞回曲线与实验结果重合度较高，其中，滞

回曲线面积 S 与实验相对误差在 10% 以内，刚度 K
与实验结果相对误差在 10% 以内，同时，与三次多

项式模型及传统热力学模型相比，经分数阶修正后

的力学模型具有滞回特性，说明此模型能有效反映

空气弹簧的力学特性，具有较高的精度，可满足工程

实际应用需求。

2　基于 ECAS 的电动汽车建模与仿真

2. 1　纵横垂向耦合动力学模型

本文主要聚焦直线和转向行驶时的车身姿态，

须考虑车辆纵横向运动与整车垂向力学模型的耦

合，反映直线行驶急减速及转向工况下，车辆的纵

向、俯仰与侧倾运动以及悬架动挠度、车轮转动等运

动响应。考虑车辆纵向速度及前轮转角，将轮毂电机

作为车轮的附加质量，建立电动汽车纵-横-垂向耦

合的 14自由度整车 ECAS动力学模型，如图 5所示。

（1）车辆纵-横向动力学方程

车辆纵向、侧倾和横摆运动微分方程为
(Fxfl + Fxfr )cos δ - (Fyfl + Fyfr )sin δ + Fxrl + Fxrr =

max （10）

图 3　空气弹簧滞回曲线

图 4　空气弹簧滞回曲线实验与仿真对比

表2　空气弹簧实验与仿真结果及相对误差

参数

滞回曲线

面积/（N·mm）

滞回曲线

刚度/（N·mm-1）

0. 8 Hz

1. 0 Hz

0. 8 Hz

1. 0 Hz

10 mm
12 mm
10 mm
12 mm
10 mm
12 mm
10 mm
12 mm

仿真

12 930
21 022
17 924
25 872
78. 05
73. 94
86. 87
72. 72

实验

13 913
21 534
19 152
28 275
84. 25
80. 18
96. 74
73. 48

相对误差

7. 6%
2. 4%
6. 8%
9. 2%
8. 0%
8. 4%
7. 6%
1. 1%
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图 5　电动汽车整车 ECAS 动力学模型
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(Fxfl + Fxfr )sin δ + (Fyfl + Fyfr )cos δ + Fyrl + Fyrr =

m ( v̇y + vx γ ) （11）
[ (Fxfr - Fxfl )cos δ + (Fyfl - Fyfr )sin δ ] a

2 +
      [ (Fxfr + Fxfl )sin δ + (Fyfl + Fyfr )sin δ ] a -
      (Fxrl - Fxrr ) b

2 - (Fyrl + Fxrr )b = Iz γ̇ （12）
式中：δ 为前轮转角；ax 为纵加速度；vx、vy 分别代表车

辆纵向速度、侧向速度；m 为整车质量；Fx、Fy 分别为

轮胎纵向力与侧向力；a、b 为质心至前后轴的距离；

γ 为横摆角速度；Iz 为整车绕 z 轴方向的转动惯量；下

标 fl、fr、rl、rr 分别代表车辆左前轮、右前轮、左后轮

和右后轮。

轮胎模型采用 Dugoff 模型，轮胎受力如图 6 所

示，纵、侧向轮胎力为

ì

í

î

ïïïï

ï
ïï
ï

Fx = Cx
σ

1 + σ
f (λ)

Fy = Cα
σ

1 + σ
f (λ)

（13）

式中：σ 为滑移率；Cx、Cα 分别为轮胎纵向刚度、侧向

刚度；λ 与路面和轮胎间摩擦因数 μ 有关；α 为侧偏

角；函数 f (λ) 为

f (λ) = {(2 - λ)，λ < 1
1，            λ ≥ 1 （14）

λ = μFz (1 + σ )
2 (Cxσ ) 2 + (Cα tan α ) 2

（15）
各车轮垂直载荷：

ì

í

î

ï
ïï
ï

ï
ïï
ï

Fzi = mgb
2l

∓ may hb
t f l

- max h2l
     ( i = fl，fr )

Fzi = mga
2l

∓ may ha
tr l

+ max h2l
   ( i = rl，rr )

（16）

同时，各车轮的纵向力与侧向力均不能超出轮

胎的附着椭圆方程：

( Fxi

uFzi
) 2 + ( Fyi

uFzi
) 2 ≤ 1   ( i = fl，fr，rl，rr ) （17）

各车轮侧偏角：

ì

í

î

ï
ïï
ï

ï
ïï
ï

αi = δ - arctan vy + aγ
vx ∓ t f γ/2    ( i = fl，fr )

αi = -arctan vy - bγ
vx ∓ tr γ/2         ( i = rl，rr )

（18）

各车轮纵向速度：

ì
í
î

v fl = ( vx ∓ t f γ/2) cos δ + ( vy + αγ ) sin δ   ( i = fl，fr )
vrl = vx ∓ tr γ/2                                                ( i = rl，rr )

（19）
车轮旋转方程：

Jw ω̇i = Tdi - Tbi - Fxi R   ( i = fl，fr，rl，rr ) （20）
制动时滑移率：

σi = wi R
vi

- 1   ( i = fl，fr，rf，rr ) （21）
式中：t f、tr 为前后轴轮距；l 为前后轴距离；Fz 为轮胎

垂向力；h 为质心高度；v 为车轮纵向速度；Jw 为车轮

转动惯量；Tb、Td 分别为制动力矩与驱动力矩；ω 为

车轮角速度；R 为车轮半径。

（2）车辆垂向动力学方程

由牛顿第二定理和车辆系统动力学原理，簧下

质量运动可表示为

(mwi + mdi ) ⋅ ẍwi = -k ti ( xwi - q ti ) + Csi ( ẋi - ẋwi ) - Fasi

( i = fl，fr，rl，rr ) （22）
式中：mw 为车轮质量；md 为轮毂电机质量；x 为车身

4 个悬架连接处的位移；xw 为簧下质量的位移；k t 为
轮胎刚度；q t 为路面激励；Cs 为减振器阻尼系数；Fas
为空气弹簧力。

车身垂向、俯仰和侧倾运动表达式为

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

ms ẍs = Fasfl - Csfl ( ẋ fl - ẋwfl ) + Fasfr - Csfr ( ẋ fr - ẋwfr ) +
   Fasrl - Csrl ( ẋ rl - ẋwrl ) + Fasrr - Csrr ( ẋ rr - ẋwrr ) - ms g

Iy θ
·· = b [ Fasrl - Csrl ( ẋ rl - ẋwrl ) + Fasrr - Csrr ( ẋ rr - ẋwrr ) ] -

   a [ Fasfl + Fasfr - Csfl ( ẋ fl - ẋwfl ) + Fasfr - Csfr ( ẋ fr - ẋwfr ) ] +
   Mθfl + Mθrl + Mθfr + Mθrr

Ix φ
·· = c [-Fasfl + Csfl ( ẋ fl - ẋwfl ) - Fsrl + Csrl ( ẋ rl - ẋwrl ) ] +

   d [-Fasfr + Csfr ( ẋ fr - ẋwfr ) - Fsfr + Csrr ( ẋ rr - ẋwrr ) ] +
   Mφfl + Mφrl + Mφfr + Mφrr

ì
í
î

Mθi = Fxi (h + xi - xwi )
Mφi = Fyi (h + xi - xwi )   ( i = fl，fr，rl，rr )

（23）
式中：ms 为簧上质量；xs 为簧上质量的位移；θ 为俯仰

角；φ 为侧倾角；c、d 为 1/2 轮距；Fx 为制动力矩不为

零时地面对车轮的摩擦力；Mθ、Mφ 分别为俯仰力矩

与侧倾力矩。

y

 

Fxi

Fyi

Fzi

x
αi

δ

图 6　Dugoff 模型及其轮胎力
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2. 2　仿真分析

为了分析所建立的整车 ECAS 模型能否有效反

映车辆在行驶过程中的车身姿态变化，选取直线急

减速和双移线转向工况分别进行仿真，车辆参数如

表 3 所示。

（1）直线急减速工况

车辆匀速直线行驶，第 7 s 开始减速，车速由 120
减速到 60 km/h，车辆纵向减速度 a 分别为 3、2. 5、

2 m/s2，仿真结果如图 7 所示，相同工况下分数阶与

未考虑分数阶的 ECAS 对车辆响应的影响，如表 4
所示。

由图 7 可知，随着纵向减速度的增大，车轮纵向

力、俯仰角加速度和空气弹簧垂向力都增加，车辆的

平顺性与稳定性随之降低。在开始减速一瞬间，俯

仰角加速度达到第 1 个峰值，后逐渐稳定，这是因为

急减速过程中制动力过大，导致车身俯仰角快速变

化，在结束制动后俯仰角加速度出现了第 2 个峰值，

失去制动力后，由于空气悬架的作用，车身趋于平

稳。由表 4 可知，在纵向减速度分别为 3、2. 5、2 m/s2

时，相比于未考虑分数阶，分数阶模型的空气弹簧力

均方根值分别增加 10. 2%、9. 0%、9. 7%，俯仰角加

速度均方根值降低 8. 1%、6. 9%、6. 9%，这是因为考

虑了分数阶后，空气弹簧具有一定的阻尼特性，对减

速时产生的俯仰具有一定的抑制。

（2）双移线转向工况

双移线转向行驶仿真，车速分别取60、75和 90 km/h，

第 3 s 开始转向，转向过程约 8 s，仿真结果如图 8 所

示 。 相 同 工 况 下 考 虑 分 数 阶 与 未 考 虑 分 数 阶 的

ECAS 对车辆响应的影响对比如表 5 所示。

由图 8 可知，在双移线的过程中随着车速的增

加，车侧向力、侧倾角加速度和空气弹簧力均增大，

车辆的平顺性与稳定性降低。在开始变道时，侧倾

角加速度达到第 1 个峰值，这是由于车身侧向速度

增加引起的，变更回原车道后，车身逐渐平稳。由表

5 可知，在车速分别取 60、75、90 km/h 时，考虑分数

阶 后 ，空 气 弹 簧 力 均 方 根 值 增 加 6. 7%、6. 2%、

表3　车辆参数

参数

簧上质量 ms/kg
质心至前轴距离 a/mm
质心至后轴距离 b/mm

绕 x 轴转动惯量 Ix/（kg·m2）

绕 y 轴转动惯量 Iy/（kg·m2）

绕 z 轴转动惯量 Iz/（kg·m2）

前轮距 t f /mm
后轮距 tr /mm

质心高度 h/mm
车轮质量 mw /kg

轮毂电机质量 md /kg
轮胎刚度 k t/（N·mm-1）

减振器阻尼系数 Cs/（N·s·m-1）

数值

1 730
1 189
1 548
700

3 480
3 710
1 644
1 635
704

64. 5
31. 5

218 900
1 200

图 7　直线行驶急减速工况仿真
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9. 7%，侧倾角加速度降低 1. 4%、5. 5%、6. 4%，与直

线减速行驶工况的仿真结果一致。

综上可见，随着减速度与车速的增加，车辆的平

顺性与稳定性降低。基于第 1 节建立分数阶空气弹

簧模型，通过纵-横-垂向整车 ECAS 动力学模型分

析，可以很好地反映车辆在直线行驶时不同减速度

与不同速度转向行驶过程中的车身姿态及空气弹簧

垂向力的变化，进一步验证了所建立的空气弹簧模

型的有效性。在此基础上，可对其进行控制策略的

设计与验证。

3　模型预测（MPC）控制器设计及实验
验证

模型预测控制（MPC）的控制动作是在每一采样

瞬间通过求解有限时域开环的最优控制问题而获

得，其控制流程如图 9 所示。

3. 1　模型预测（MPC）控制器设计

为便于 MPC 控制器的求解，对整车 ECAS 模型

进行线性离散化处理，处理后的状态空间方程可

表4　直线急减速工况分数阶模型对车辆响应的         表5　双移线转向工况分数阶模型对车辆响应的对比

影响对比

图 8　转向行驶双移线工况仿真

车辆响应

3 m/s2

2. 5 m/s2

2 m/s2

RMS
max
min
RMS
max
min
RMS
max
min

俯仰角加速度

未考虑分数阶

0. 162
1. 033

-0. 563
0. 146
0. 899

-0. 521
0. 116
0. 689

-0. 440

分数阶

0. 149
1. 035

-0. 560
0. 136
0. 901

-0. 521
0. 108
0. 690

-0. 443

空气弹簧力

未考虑分数阶

410. 2
645. 2
-1 318
366. 8
543. 7
-1 238
281. 7
385. 6
-1 025

分数阶

452. 6
670. 1
-1 319
399. 9
591. 2
-1 235
309. 1
391. 3
-1 042

车辆响应

60 km/h

75 km/h

90 km/h

RMS
max
min
RMS
max
min
RMS
max
min

侧倾角加速度

未考虑分

数阶

0. 094 8
0. 287

-0. 253
0. 137 2
0. 357

-0. 380
0. 189
0. 416

-0. 561

考虑分

数阶

0. 093 5
0. 291

-0. 286
0. 129 6
0. 379

-0. 410
0. 177
0. 432

-0. 573

空气弹簧力

未考虑分

数阶

534. 6
1 114

-1 197
604. 7
1 289

-1 376
685. 0
1 416

-1 701

考虑分

数阶

570. 1
1 117

-1 205
641. 9
1 294

-1 386
752. 1
1 460

-1 716
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写为

ì
í
î
X
· = AX + Bu
Y = CX + Du

（24）
其中：

ì

í

î

ï

ï

ï
ïï
ï

ï

ï

ï

ï

ï
ïï
ï

ï

ï

X = ( xwfl，xwfr，xwrl，xwrr，ẋwfl，ẋwfr，ẋwrl，ẋwrr，

               xs，ẋs，φ，φ̇，θ，θ̇ )
Y = ( x fl - xwfl，x fr - xwfr，x rl - xwrl，x rr - xwrr，

            xs，ẋs，ẍs，φ，φ̈，θ，θ̈ )
u = (Fasfl，Fasfr，Fasrl，Fasrr，q fl，q fr，q rl，q rr，
       Fxr (h + xs - q r )，Fxf (h + xs - q f )，M fl，M rl，M fr，M rr )

（25）
式中A、B、C、D为状态矩阵。

预测模型的功能是根据被控对象的历史信息

[ u (k - j )，y (k - j ) ]，预测其未来输入 u (k + j ) 与未

来输出 y (k + j )（k 为当前时刻，j ≥ 1），具体输入输出

参数如表 6 所示。

滚动优化是在每个时间段内的寻求最优，优化

的性能指标在内容上也是实时变化的，预测控制的

优化过程是反复在线进行的，即滚动优化。优化性

能指标为

    J = ∑
i = 1

p

q i (y (k + i ) - w (k + i ) ) 2 + ∑
j = 1

m

r ju2 (k + j - 1)
（26）

式中 q i 和 r j 分别为输出加权矩阵和受控输入加权矩

阵，可根据期望设定相应权重系数。

在预测模型的基础上考虑被控对象的约束条件

并对其进行处理是预测控制的一个主要特征，综合考

虑车辆悬架系统的性能要求以及实际行驶情况，需要

对滚动优化设定约束条件，即同时限定悬架动挠度不

可超出限制（乘用车一般为 7~9 cm），轮胎动载荷不

能超出车身重力，且车辆滑移率与侧偏角均在合理区

间，纵、侧向轮胎力满足式（17）的附着椭圆约束。

被控对象 t 时刻接收到预测控制器控制信号，被

控系统 t + 1 时刻的实际输出 y ( t + 1) 与预测模型预

测输出 y͂ ( t + 1) 不相等，构成预测误差：

ì
í
î

e ( t + 1) = y ( t + 1) - ŷ ( t + 1)
y͂p = ŷp + h ⋅ e ( t + 1) （27）

式中：y͂为预测系统输出；h为误差校正矢量。

3. 2　模型预测（MPC）控制器仿真分析

在 Simulink 中搭建 ECAS 整车模型及 MPC 控制

器，假设制动力矩恒定，将俯仰力矩作为状态空间外

部输入。仿真工况为：车辆以 120 km/h 速度匀速直

线行驶，在第 7 s 开始减速，减速过程持续 6. 4 s，车

速 减 到 60 km/h，得 到 两 种 工 况 下 不 同 控 制 器 对

ECAS 整车模型时域响应的影响，如图 10 所示。对

比 MPC 控制与 PID 控制下的 ECAS 与被动空气悬架

的前悬架动挠度、后悬架动挠度与俯仰角加速度的

均方根值和极值，如表 7 所示。

由图 10 和表 7 可知，在对 ECAS 施加 MPC 控制

后，前悬架动挠度、后悬架动挠度与俯仰角加速度的

极 值 相 比 于 被 动 悬 架 分 别 下 降 了 18%、54% 和

-0. 02%，相比于 PID 分别降低 8%、42% 和-0. 06%，

均方根值相比于被动悬架分别下降了 9%、6% 和

48%，相比于 PID 分别降低 7%、27% 和 39%，同时，相

较于未考虑分数阶修正的 ECAS，考虑分数阶修正的

被动悬架、PID 控制、MPC 控制的车辆前悬架动挠度

均方根值增大 1. 3%、1. 5%、1. 4%，俯仰角加速度减

小 11. 2%、11. 3%、25. 1%。说明 MPC 控制器可有效

白噪声

受控
对象

(ECAS)

参考轨迹 滚动优化

在线校正

预测模型

设定初值 控制变量
u(k)

模型预测值 可测干扰v(k)

 

不可测干扰d(k)
不可测输出y

u
(k)

可测输出y
m
(k)

不可测干扰模型

图 9　模型预测控制器流程图

表6　MPC输入输出参数

参数类别

系统控制输入

系统可测输出

不可测输出

可测干扰

不可测干扰

系统参数

空气弹簧质量流量

俯仰角加速度、侧倾角加速度、悬架动挠度、簧上质

量加速度、簧下位移

轮胎动载荷

制动力矩、前轮转角

路面激励
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减小悬架动挠度，改善车身姿态，提高舒适性。由于

制动力矩为阶跃信号，MPC 控制器针对俯仰角加速

度极值的优化并不明显。

为进一步验证 MPC 控制器的有效性，进行双移

线工况的仿真分析：车速为 60 km/h，仿真时长 15 s，

在第 3 s 进行双移线转向，8 s 后换回原车道，得到两

种工况下不同控制器对 ECAS 时域响应的影响，如

图 11 所示。MPC 控制、PID 控制与被动空气悬架的

前悬架动挠度、后悬架动挠度与俯仰角加速度的均

方根值和极值，如表 8 所示。

由图 11 和表 8 可知，施加 MPC 控制的前左悬架

动挠度、前右悬架动挠度与侧倾角加速度的极值相

比于被动悬架分别下降了 38%、27% 和 66%，相比于

PID 分别降低 17%、1% 和 45%，均方根值相比于被动

悬架分别下降了 24%、23% 和 61%，相比于 PID 分别

降低 2%、0% 和 45%，相较于未考虑分数阶修正的

ECAS，考虑分数阶修正的被动悬架、PID 控制、MPC
控制的车辆前左悬架动挠度增大 17. 9%、17. 4%、

37. 2%，侧 倾 角 加 速 度 减 小 13. 7%、15. 4%、9. 8%。

PID 控制在急减速与双移线中车辆的响应指标除急

减速时前、后悬架动挠度均方根略优于 MPC 控制

外，其余指标均劣于 MPC 控制，并且由图 10（d）和图

11（d）可看出 MPC 控制下的电磁阀开关次数明显低

于 PID 控制。由此可见，对 ECAS 施加 MPC 控制后，

有效降低了车辆在进行急减速与双移线时的悬架动

挠度、俯仰角加速度和侧倾角加速度，并且优化效果

优 于 PID 控 制 ，可 以 使 车 辆 更 平 稳 ，保 证 乘 坐 舒

适性。

图 10　急减速工况下的车辆响应

表7　急减速工况下分数阶模型对车辆响应的影响

比较

车辆响应

前悬架动

挠度/mm

后悬架动

挠度/mm

俯仰角加

速度/（rad·s-2）

未考虑

分数阶

考虑

分数阶

未考虑

分数阶

考虑

分数阶

未考虑

分数阶

考虑

分数阶

RMS
max
min
RMS
max
min
RMS
max
min
RMS
max
min
RMS
max
min
RMS
max
min

被动悬架

7. 8
9. 6

-28. 3
7. 9

10. 0
-28. 9

9. 3
41. 2

-10. 4
9. 7

44. 1
-11. 5
0. 135

0. 903 7
-0. 521 9

0. 120
0. 911 2

-0. 512 1

PID 控制

6. 8
8. 6

-25. 3
6. 9
8. 8

-25. 8
6. 9

30. 8
-7. 05

7. 2
33. 0
-8. 2

0. 114 5
0. 903 6

-0. 464 5
0. 101 7
0. 910 8

-0. 457 3

MPC 控制

7. 3
0

-15. 7
7. 4

0
-23. 6

7. 9
16. 7

0
9. 2

19. 2
0

0. 082 97
0. 903 9

-0. 453 4
0. 062 28
0. 911 4

-0. 455 3
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3. 3　实验验证

3. 3. 1　实验系统及控制流程

ECAS 实验台由空气弹簧与 CDC 减振器组成，

主要包括上位机及测控系统、配电控制柜、ECAS 悬

架实验台，如图 12 所示。

本实验台架省去簧下质量部分，从 PC 机导出簧

下质量位移 xw 作为外部激励，由伺服电动缸实现作

动，控制流程图如图 13 所示，通过加速度传感器采

集 ECAS 实验台簧上质量加速度信号和车身位移信

号，发送至 MPC5744P 控制器，进行信号转换以及积

分运算，经过滤波后作为控制器输入。ECAS 控制器

图 12　ECAS 实验台系统组成

1—MPC5744P 车载控制器；2—装有 Labview 的 PC 机；3—电流功率

放大器；4—PLC 控制器；5—电动缸伺服驱动系统；6—负载压缩机；

7—伺服电动缸；8—空气弹簧；9—车身高度传感器；10—电磁阀；

11—压力传感器；12—加速度传感器。

表8　双移线工况下分数阶模型对车辆响应的影响

比较

车辆响应

前左悬架动

挠度/mm

前右悬架动

挠度/mm

侧倾角加

速度/（rad·s-2）

未考虑

分数阶

max
min

考虑

分数阶

max
min

未考虑

分数阶

max
min

考虑

分数阶

max
min

未考虑

分数阶

max
min

考虑分

数阶

max
min

RMS
42. 7

-23. 8
RMS
43. 4
-24
RMS
40. 9

-24. 2
RMS
41. 9

-24. 6
RMS

0. 365 6
-0. 377 5

RMS
0. 380 5

-0. 414 8

被动

悬架

14. 0
31. 7

-19. 8
16. 5
32. 1

-19. 9
14. 5
30. 5

-20. 2
17. 3
31. 1

-20. 5
0. 145 0
0. 278 1

-0. 239 6
0. 125 8
0. 287 9

-0. 254 6

PID 控制

10. 9
17. 3

-20. 7
12. 8
26. 8

-30. 5
11. 2
26. 8

-21. 0
13. 6
30. 8

-24. 8
0. 105 5
0. 143 5

-0. 144 1
0. 089 3
0. 145 8

-0. 141 1

MPC
控制

7. 8

10. 7

10. 5

11. 2

0. 054 7

0. 049 39

图 11　双移线工况下的车辆响应
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计算出理想质量流量，通过 PWM 处理后作为的控制

信号。在 Labview 搭建上位机，可采集实验中被动与

施加控制效果时的传感器信号，并对采集的信号进

行示波显示及保存。

3. 3. 2　实验结果分析

由 Simulink 导出被动悬架的动挠度，采样间隔

0. 07 s，急减速工况及双移线工况的采样时间分别

为 7 和 12 s，每次实验时保持空气弹簧高度在同一固

定值，且 CDC 减振器不通电，以便实现基于空气弹

簧的控制效果的验证。采集悬架动挠度，并计算控

制前与控制后的极值进行对比分析，以验证控制算

法对 ECAS 的控制效果。

由图 14 和表 9 可以看出在急减速及双移线工况

下，施加控制后的悬架动挠度有了一定改善，其中，

急减速工况中控制后的悬架动挠度极大值下降了

1 mm，均方根值下降了 2%，双移线工况中控制后的

悬架动挠度极小值下降了 1 mm，均方根值下降了

3. 5%。证明本文所提出的 MPC 控制在整车 ECAS
控制中的有效性，可改善车辆在行驶时的平顺性和

舒适性。

4　结论

基于热力学理论和分数阶建立了空气弹簧力学

特性模型，通过实验验证了模型的准确性。在此基

础上，考虑车辆纵横向动力学特性与 Dugoff 轮胎模

型，建立了整车 ECAS 动力学模型，针对直线与转向

行驶工况，设计了整车模型预测（MPC）控制器，并进

行 了 仿 真 分 析 和 整 车 ECAS 实 验 验 证 ，研 究 结 果

表明：

（1）建立的分数阶空气弹簧热力学模型，可以很

好地表达空气弹簧的力学特性，修正了空气弹簧的

黏弹性阻尼特性，实验证明该模型可以较精确描述

空气弹簧的力学特性。基于所提出的分数阶空气弹

簧模型，通过整车 ECAS 纵-横-垂向动力学模型分

析，可以很好地反映车辆在行驶过程中的车身姿态

变化，进一步表明所建立的空气弹簧模型的可行性。

（2）以降低车身俯仰角加速度与侧倾角加速度

为 控 制 目 标 ，设 计 提 出 了 一 种 基 于 整 车 ECAS 的

MPC 控制器，与 PID 控制和被动空气悬架控制相比，

可有效改善车辆悬架动挠度、俯仰角加速度和侧倾

角加速度。其中，急减速工况下，前悬架动挠度、后

悬架动挠度与俯仰角加速度的极值相比于被动悬架

分别下降了 18%、54% 和-0. 02%，均方根值相比于

被动悬架分别下降了 9%、6% 和 48%，双移线工况

下，前左悬架动挠度、前右悬架动挠度与侧倾角加速

度的极值相比于被动悬架分别下降了 38%、27% 和

66%，均方根值相比于被动悬架分别下降了 24%、

23% 和 61%。

（3）整车台架实验表明，采用 MPC 控制器控制

的 ECAS 在车辆响应方面相较于未施加控制的空气图 14　悬架动挠度实验曲线

表9　整车ECAS实验车辆响应

悬架动挠度

max/mm
min/mm
RMS/mm

急减速工况

控制前

3
-10
3. 73

控制后

2
-10
3. 67

双移线工况

控制前

9
-6

3. 72

控制后

9
-5

3. 59

伺服驱动器

伺服电机

整车ECAS

实验台

空气弹簧

充放气
电磁阀

配电柜

MPC5744P

控制器

Labview

上位机

各类传感器
位移激励 信号采集

悬架高度信号

PWM信号
位移信号

导出实验
数据

伺服电机
激励数据

 

图 13　整车实验台控制流程
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悬架有一定优化作用，证明了所设计的控制策略应

用于 ECAS 的有效性。
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