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摘要:四轮独立驱动电动汽车通过轮毂电机直接驱动车辆,电磁力输出波动直接作用于车轮和

悬架,将导致车辆的动力学性能恶化。利用傅立叶级数法,建立考虑不平衡径向力的悬架系统机电

耦合模型。在此基础上,提出了电磁主动悬架多目标粒子群优化设计方法,以抑制轮毂电机驱动电

动汽车的振动负效应问题。研究结果表明:通过对主动悬架构型以及控制器参数的多目标优化设

计,能有效削弱振动负效应,改善电动汽车的安全性和舒适性。
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Abstract:Thefour-wheelelectricvehiclesdrivethevehicleindependentlythroughthein-wheelmotor,

whichcausestheelectromagneticforceoutputfluctuationdirectlyactsonthewheelsandthesuspension,

resultingindeteriorationofthevehicle'sdynamicperformance.TheFourierseriesmethodwasadoptedin
thisresearchtodevelopanin-wheelmotor-electricvehicle(IWM-EV)co-modelwithactivesuspension.And
then,aco-operativeparameteroptimizationvia(multi-objectiveparticleswarmoptimization)MOPSOwas
proposedtoweakenthenegativevibrationeffectscausedbyelectromechanicalcouplinginin-wheelmotor
system.Thesimulationresultshastestifieditseffectiveness.
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近年来,能源短缺和生态环境恶化问题日益突出,电动汽车以其零排放成为汽车产业的重要发展方向。
其中,轮毂电机驱动电动汽车以其结构紧凑、驱动效率高和动力学可控性好等优点,成为国内外的研究热点。
然而,全新的动力源布置形式会带来一系列新的动力学问题,主要体现在:由于传动系统弱阻尼特性,造成驱



动电机电磁力输出与车辆动力学响应相互作用,带来车身、车轮共振,垂向动力学冲击响应等一系列振动负

效应问题,影响电动汽车的平顺性和安全性。
针对轮毂驱动系统机电耦合效应,Wang等[1]提出轮毂电机驱动系统输出电机不平衡力由驱动电机定子

与转子相对偏心造成,它对车辆垂向动力学响应和悬架性能有较大的影响[2]。Tan等[3]指出路面干扰会影

响电机定 转子的相对位移量,从而导致电机的定 转子偏心。Sun等[4]通过电流绕组的振动反馈控制减小

了不平衡电磁力对悬架舒适性的影响。Luo等[5]提出采用橡胶衬套来隔离轮毂电机的振动的方法[6]。以上

方法从驱动电机控制和悬架构型再设计的角度,研究了振动负效应的间接控制方法,效果有限,而构型设计

较为复杂,实际中开发难度较大。
电磁主动悬架系统能有效兼顾车辆的平顺性和操稳性,具有明显的动力学优势[7]。笔者采用傅立叶级

数法,计算轮毂电机的不平衡径向力,建立考虑不平衡径向力的悬架系统机电耦合模型,通过对主动悬架系

统构型及控制参数的多目标优化,有效抑制振动负效应,改善电动汽车的平顺性和安全性。

1 电机模型

图1 电机模型

Fig.1 Motormodel

图1为一个典型的8/6极外转子开关磁阻(SR)电机[8-10],由
外转子、内定子、绕组线圈和支撑轴组成。通过外转子极 气

隙 内定子极形成闭合磁路。额定功率为3kW,额定电压为220
V,调速范围30~2000r/min。为了研究开关磁阻电机的不平衡

径向力,采用傅立叶级数法建立SR电机的电磁多场统一特性

方程。

1.1 能量转换方程

假设绕组间的互感忽略不计[11],相绕组间的磁共能Wm 可以

表示为

Wm =∫
i

0
ψ(θ,i)di, (1)

式中θ为电机定、转子间的相对角位移,根据虚功原理和机电能

量转换,电机第k相广义电磁力Fk 可以表达为磁共能Wm 与广

义位移x 的偏微分:

Fk =
∂W m

∂x i=const
=∫

i

0

∂ψk(θ,i)
∂x di。 (2)

  当广义位移x 为电机气隙Δg,则径向电磁力Fr 为

Fr =
∂W m

∂gm
i=const=∫

i

0

∂ψ(θ,i)
∂gm

di。 (3)

1.2 电磁耦合方程

假设电机定、转子磁极不对齐位置为初始位置,此时角位移为0°。那么定、转子凸极间对齐位置为

π/Nr,Nr为转子极数。此时,绕组电感L(θ,i)可写成傅立叶级数形式[12-13]:

L(θ,i)=L0(i)+L1(i)cos(Nrθ+φ1)+􀰐
¥

n=2,3,…Ln(i)cos(nNrθ+φn)=􀰐
¥

n=0Ln(i)cos(nNrθ+φn),

(4)
式中φn=nπ,傅立叶系数Ln 由各位置的绕组电感获得[14]。根据极与极对齐位置电感La、极与槽对齐位置

电感Lu 和极与槽半对齐位置电感Lm 计算傅立叶系数,关系表达为

L0(i)=
1
2
1
2
(La+Lu)+Lm

é

ë
êê

ù

û
úú ,

L1(i)=
1
2
(La-Lu),

L2(i)=
1
2
1
2
(La+Lu)-Lm

é

ë
êê

ù

û
úú 。 (5)
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  当转子极不处于上述临界位置时,定、转子间气隙相对较大,假设Lu 此时恒定不变[15]。La 和Lm 表

达为

La(i)θ=
π
Nr
=􀰐

N

n=0anin,

Lm(i)θ=
π
2Nr

=􀰐
N

n=0bnin。 (6)

  代入公式(4),k相的绕组电感为

Lk(θ,ik)=􀰐
¥

n=0Ln(ik)cos(nNrθ+φn)=

1
2 cos

2(Nrθ)-cos(Nrθ)[ ]􀰐
N

n=0anin
k +sin2(Nrθ)􀰐

N

n=0bnin
k +

1
2Lu cos2(Nrθ)+cos(Nrθ)[ ] 。(7)

  k相的绕组磁通量为

ψ(θ,ik)=∫
ik

0
Lk(θ,ik)dik =

1
2 cos

2(Nrθ)-cos(Nrθ)[ ]􀰐
N

n=0cnin +sin2(Nrθ)􀰐
N

n=0dnin +
1
2Luik cos2(Nrθ)+cos(Nrθ)[ ] ,

(8)
式中cn、dn 分别为an 和bn 的积分系数,并有cn=an-1/n,dn=bn-1/n。

1.3 不平衡径向力方程

将式(8)代入式(3),忽略端部效应、磁场饱和以及极间互感,k相的径向力为[16]

Frk =-
1
2i

2
k
Lk(θ,ik)

gm
。 (9)

  电机的相对偏心率定义为

ε=
Δg
gm
, (10)

式中:Δg 是理想情况下的电机气隙;gm 是电机转子对称定子极间的绝对偏心量。则k相对极的不平衡径向

力为

Furk =Frm-Frn =
1
2i

2 Lk(θ,ik)
Δg(1+ε)-

1
2i

2Lk(θ+π,ik)
Δg(1-ε)

。 (11)

  不平衡径向力的垂向分量为

Frk_Z=Furkcosθ。 (12)

  对于四相开关磁阻电机,总的不平衡径向力为

Fr_Z=􀰐
4

k=1Frk_Z。 (13)

  图2是根据式(9)(11)得到的径向力与不平衡径向力输出特性。可以看出,当绕组电流为20A时,径向

力达到峰值8kN。此时当绕组电流再增加或减小时,其幅值均会下降。不平衡径向力与极间气隙成反比,
且随着相对偏心率的增加,不平衡的径向力迅速增加。

图2 轮毂电机径向力/不平衡径向力特性曲线

Fig.2 Outputcharacteristicsofin-wheelmotor
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2 整车模型

四轮独立驱动轮毂电机电动汽车受到4个外界激励源:1)轮毂电机不平衡径向力的垂向分量;2)车轮上

的路面不平度激励;3)加速/制动产生的纵向惯性加速度;4)转向产生的侧向惯性加速度。
笔者建立考虑电机电磁力和主动悬架作动力的电动汽车7自由度动力学模型,如图3所示。电机不平

衡垂向力合力作为系统外力作用于车轮,整个系统符合右手坐标系。

图3 7自由度整车模型

Fig.3 Vehiclemodelin7degreesoffreedom

簧载质量垂直振动方程为

msz··=􀰐Fsi, (14)

式中:ms 为簧载质量;z··为质心处的垂向加速度;Fsi为总的悬架力,包括支撑刚度的弹性力、阻尼器阻尼力以

及电磁悬架的主动作动力。

Fsi=Ksi(zui-zsi)+Csi(z·ui-z·si)+Fai, (15)
式中:zsi为悬架与车身连接点处的位移;zui为簧下质量的位移;Ksi、Csi分别为悬架的刚度和阻尼;Fai为主动

悬架所提供的主动作动力。i=1,2,3,4分别代表车辆的左前、左后、右前及右后悬架。z 与zsi的换算关

系为

zs1=z-L1θ+L3ϕ,

zs2=z+L2θ+L4ϕ,

zs3=z-L1θ-L3ϕ,

zs4=z+L2θ-L4ϕ, (16)
式中:ϕ 和θ分别是车身的侧倾角和俯仰角;L1、L2、L3 和L4 分别代表车辆质心到前/后轴的距离以及前/后

的半轮距。
非簧载质量的振动方程为

muiz··ui=Ftzi-Fsi, (17)
式中mui、zui分别表示非簧载质量及其位移,轮胎垂向力Ftzi为

Ftzi=Kti(zgi-zui)+Fr_Zi, (18)
式中:Fr_Zi为电机不平衡径向力在车辆垂向的分量;Kti为轮胎刚度;zgi为路面位移。

忽略惯性积影响,根据达朗贝尔原理,在惯性加速度下簧载质量的侧倾运动和俯仰运动分别为

侧倾运动

Ixϕ
··
=(Fs1-Fs3)L3+(Fs2-Fs4)L4+msaydr+msgdrϕ, (19)

  俯仰运动
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Iyθ
··
=(Fs2+Fs4)L2-(Fs1+Fs3)L1+msaxdp+msgdpθ, (20)

式中:g 为重力加速度;Ix 和Iy 分别表示车身的侧倾和俯仰转动惯量;ax、ay 分别表示由车辆加速/制动/转

向运动而施加在车辆质心处的纵、侧向惯性加速度;dr和dp 分别表示车辆质心到侧倾、俯仰轴的距离。
定义:

Fa=[Fa1,Fa2,Fa3,Fa4]T,

Fr_Z=[Fr_Z1,Fr_Z2,Fr_Z3,Fr_Z4]T,

Cs=diag(Cs1,Cs2,Cs3,Cs4),

Zs=[z,ϕ,θ]T,

Zu=[zu1,zu2,zu3,zu4]T,

Zg =[zg1,zg2,zg3,zg4]T,

Za=[ay,ax]T,

Ms=diag(ms,Ix ,Iy),

Mu=diag(mu1,mu2,mu3,mu4),

Kt=diag(Kt1,Kt2,Kt3,Kt4),

Ks=diag(Ks1,Ks2,Ks3,Ks4),

L=

1 L3 -L1

1 L4 L2

1 -L3 -L1

1 -L4 L2

é

ë

ê
ê
ê
ê
êê

ù

û

ú
ú
ú
ú
úú

Lm1=ms

0 0
dr 0
0 dp

é

ë

ê
ê
êê

ù

û

ú
ú
úú

,

Lm2=msg

0 0 0
0 dr 0
0 0 dp

é

ë

ê
ê
êê

ù

û

ú
ú
úú

。

  将上述方程表述为状态空间的标准形式:

X
·

=AX+BU+GW,

Y=CX+DU+HW。 (21)

  其中状态变量为

X= Zs,Z
·
s,Zu-LZs,Zg -Zu,Z

·
u[ ] T1×18。

  输出变量为

Y= Z
··

s,Zs,Zu-LZs,Zg -Zu[ ] T1×14。

  输入变量为主动悬架的作动力

U=[Fa]4×1。

  相关的矩阵为

A=

03×3 13×3 03×4 03×4 03×4
Mm-1sLm2 -M-1

sLTCsL Mm-1sLTKs 03×4 M-1
sLTLs

04×3 -L 04×4 04×4 14×4
04×3 04×3 04×4 04×4 -14×4
04×3 M-1

uCsL -M-1
uKs M-1

uKt -M-1
uCs

é

ë

ê
ê
ê
ê
ê
ê
ê

ù

û

ú
ú
ú
ú
ú
ú
ú
18×18

,

B=

03×4
M-1
sLT

04×4
04×4
-M-1

u

é

ë

ê
ê
ê
ê
ê
ê
ê

ù

û

ú
ú
ú
ú
ú
ú
ú
18×4

,
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C=

M-1
sLm2 -M-1

sLTCsL Mm -1sLTKs 03×3 M-1
sLTCs

13×3 03×3 03×4 03×4 03×4
04×3 04×3 14×4 04×4 04×4
04×3 04×3 04×4 14×4 04×4

é

ë

ê
ê
ê
ê
êê

ù

û

ú
ú
ú
ú
úú
14×18

,

D=

M-1
sLT

03×4
04×4
04×4

é

ë

ê
ê
ê
ê
êê

ù

û

ú
ú
ú
ú
úú
14×14

, G=

03×2 03×4 03×4
M-1
s -Lm1 03×4 03×4
04×2 04×4 03×4
04×2 14×4 04×4
04×2 04×4 -M-1

u

é

ë

ê
ê
ê
ê
ê
ê
ê

ù

û

ú
ú
ú
ú
ú
ú
ú
18×10

,

H =

M-1
sLm1 03×4 03×4
03×2 03×4 03×4
04×2 04×4 04×4
04×2 04×4 04×4

é

ë

ê
ê
ê
ê
êê

ù

û

ú
ú
ú
ú
úú
14×10

,

W = Za,Z·g,Fr_Z[ ] T10×1。

机电耦合系统联合仿真动力学模型逻辑框图如图4。电机调速PID控制器根据当前车速和需求车速之

差计算出PWM占空比来控制电机的绕组电压。电机模型根据绕组电流,定、转子相对位移计算出电机的驱

动力矩和不平衡电磁力。分别输入到参考模型和7自由度模型中。参考模型用于计算实际车速,使用1/4
单轮模型,车轮旋转方程为

Itω··=Te-FtxRe-mt, (22)
式中:It为车轮及车身质量等效的转动惯量;ω·· 为车轮角加速度;mt 为轮胎产生的滚动阻力矩;轮胎与路面

间的反作用力Ftx可由魔术公式求得;Re 为车轮滚动半径,与车速的换算关系为v=ω·Re;Te 为电机的驱动

力矩,由式(2)取广义位移量x 为定、转子相对位移θ得到,不再赘述。

图4 联合模型逻辑框图

Fig.4 Logicaldiagramofthejointmodel

3 电磁主动悬架多目标优化设计

3.1 优化目标函数

多目标优化设计的目的是减小电机不平衡径向力对四轮独立驱动轮毂电机电动汽车的系统动力学性能
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影响。为了对其进行量化,将方程(21)变换为以扰动W 为输入的模型:

X
·
=(A-BK)X+GW,

Y=(C-DK)X+HW。 (23)

  根据式(23)求出Y 中车辆动力学响应对W 中Fr_Z的传递特性并分类,将电机不平衡径向力对簧载质量

振动加速度/俯仰角/悬架动扰度的振动传递特性归类为平顺性指标;侧倾角/轮胎动载荷的振动传递特性作

为操稳性指标。
设计电动汽车的行驶速度范围为0~100km/h,对应的轮毂电机垂向力激励频率为0~140Hz,分别将

这一范围内振动传递特性曲线包围的面积和幅值作为量化的目标函数,利用被动悬架响应进行归一化处理。

1)平顺性指标。

F1(x)=z··→Fr_Z,

F2(x)=θ→Fr_Z,

F3(x)=[(Zu-LZs)1]→Fr_z1 +[(Z)u-LZS)2 →Fr_z2]+
[(Z)u-LZS)3 →Frz3]+[(Zu-LZs)4 →Frz4]。

  2)操稳性指标。

F4(x)=φ→Fr_Z,

F5(x)=[Kt1(Zg-Zu)1 →Fr_z1]+[Kt2(Zg-Zu)2 →Fr_z2]+
[Kt3(Zg-Zu)3 →Fr_z3]+[Kt4(Zg-Zu)4 →Fr_z4]。

3.2 优化变量和约束

选择悬架系统的刚度(Ks)和阻尼(Cs),以及悬架LQR控制器的2个加权矩阵Q 和R 作为优化变量。

优化变量的基准值为原始被动悬架的参数,优化的取值范围根据实际情况来选择,弹簧刚度根据普通轿车的

偏频范围来选择,满载的偏频一般为1.00~1.45Hz,主悬架刚度取值范围为0.75~2.50倍原被动悬架基准

值,阻尼器的阻尼大小和尺寸有很大的关系,不能在较大范围内变化,选取0.25~1.50倍原被动悬架基准值。
此外,需限制车辆时域的动态性能:仿真工况下车辆各自由度动力学响应均方根值不大于使用被动悬架车辆

的1.40倍为时域性能约束。具体表达式如下。
优化变量:

x= Ksi,Csi,a1,…,a14,b1,…,b4[ ] 。

  约束条件:

Ksi ∈ [0.75,2.5]·Ksi(passive),

Csi ∈ [0.25,1.5]·Csi(passive),

a1,…,a14 ∈ [1,1e10],

b1,…,b4 ∈ [1,1e10],

rms(z··)≤1.4×rms(z··)passive,

rms(θ)≤1.4×rms(θ)passive,

rms(Zu-LZs)≤1.4×rms(Zu-LZs)passive,

rms(φ)≤1.4×rms(φ)passive,

rmsKt(Zg-Zu)≤1.4×rmsKt(Zg-Zu)passive。

  根据动力学模型的对称性,

a7=a8=a9=a10,

a11=a12=a13=a14,

b1=b2=b3=b4。

4 仿真工况与结果分析

笔者采用了一种联合转向、制动和随机路面激励的联合仿真工况[17]。C级随机路面作为路面输入,横
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图5 联合仿真工况

Fig.5 Combinedtestcase

向/纵向惯性加速度如图5所示,初始速度为15km/h。
采用粒子群优化算法(MOPSO)求解上述多目标优化问题。选

取参数如下:种群数量400,初始值W=0.7,终止值W=0.4,加权因

子R1 和 R2 取0和1之间的随机数,约束因子a=0.5,迭代步

长800。
目标函数迭代过程如图6所示,纵坐标为目标函数平均值。外部

集个数如图7所示。可以看出,多目标算法变量的群体分布在500代

后趋于稳定。优化结果列于表1,选取“*”解集用于对比和分析。

图6 目标函数平均适应度值

Fig.6 Meanvalueoffitnessfunction

图7 外部集个数

Fig.7 Numberofexternalsolutionset

表1 优化前后悬架参数

Table1 Originalandoptimizedsuspensionparameters

悬架参数 a1 a2 a3 a4 a5 a6 a7-10 a11-14 b1-4 Ks Cs

*被动悬架 — — — — — — — — — 1.00 1.00

优化解集1 1.99E+061.58E+0 5.01E+0 1.09E+01.00E+091.25E+052.51E+091.99E+062.511E+01.17 0.47

优化解集2 6.30E+075.24E+0 1.69E+0 3.63E+03.98E+041.25E+081.00E+067.94E+021.99E+012.13 0.99

︙ 6.30E+072.34E+0 6.45E+0 5.49E+01.25E+062.51E+082.51E+057.94E+071.25E+011.82 1.00

*优化

解集256
3.16E+075.75E+0 6.02E+0 6.02E+07.94E+095.01E+067.94E+096.30E+093.98E+0 1.34 0.92

︙ 3.16E+066.16E+0 5.75E+0 5.88E+06.30E+093.98E+063.16E+086.30E+093.80E+0 1.77 0.91
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4.1 传函特性

图8为垂向不平衡径向力振动传递特性对比,选取左前轮进行分析。

图8 振动传递特性

Fig.8 Vibrationtransfercharacteristics

图8(a)表明,簧载质量加速度响应在一阶共振频率附近略有衰减,削弱了在1Hz左右的车身共振频率

范围电机垂向激励对簧载质量的影响。图8(b)(d)表明,主动悬架改善了车身姿态对不平衡径向力的低频响

应,使其更趋近于稳定,提高了车辆启动和制动工况下的乘坐舒适性。但是,引入主动悬架控制后电机垂向

激励对车辆非簧载质量的影响改善效果并不明显(图8(e)),甚至恶化(图8(c))。这是由于优化解集控制目

标更偏重于簧载质量的动力学响应,控制器将多余作动器能量传递到簧下。但是总体上来说,可以削弱不平

衡径向力对车辆乘坐舒适性的影响。

4.2 时域响应

仿真工况下的时域响应均方根值对比如表2所示。可以看出,主动悬架系统同时改善了车辆系统的时

域动力学响应。另外注意到车轮动载荷响应恶化,车辆动力学系统的优化问题为平顺性和操稳性的折中,无
专门设计的目标函数导致了主动悬架能量溢出,结论与4.1一致。

表2 仿真工况下动力学响应均方根值

Table2 Dynamicresponsesundertestcase

动力学响应 簧载质量加速度/(m·s-2) 俯仰角/(°) 悬架动扰度平均值/mm 侧倾角/(°) 轮胎动载荷/N
被动悬架 0.40 0.40 21.58 1.89 655.0
主动悬架 0.20 0.31 10.05 0.94 857.5
变化率 ↓50% ↓22.5% ↓53.43% ↓50.26% ↑30.92%
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5 结 论

笔者在分析轮毂电机驱动系统电磁力激振特性的基础上,通过对电磁主动悬架系统的多目标优化设计,
解决其振动负效应问题。研究结果表明:
1)四轮独立驱动电动汽车所采用的轮毂电机驱动系统由机电耦合效应带来的电磁激振力,造成车辆动

力学性能恶化。在轮毂驱动电动车平顺性研究中,振动负效应应予以重点考虑。
2)多目标设计后的主动悬架能有效抑制不平衡电磁激振力在车辆簧上引起的振动负效应,改善车辆系

统的垂向动力学响应。
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