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车辆悬架系统的优化设计与动力学特性分析
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摘　 　 　 要: 为了提升含减振元件惯容器的车辆悬架系统的综合减振性能ꎬ建立了含有减振元件惯容器、弹
簧、阻尼器的车辆悬架系统模型. 采用遗传算法对悬架参数进行优化ꎬ基于振动功率流理论对减振元件衬套进

行优化选型. 通过对车辆悬架系统动力学模型进行数值求解ꎬ探究了参数优化前后车辆悬架系统的动力学响

应ꎬ探讨了衬套参数对功率传递的影响. 研究结果表明ꎬ相比原始设计参数ꎬ采用优化算法得到的参数能够有

效改善车辆悬架系统的综合减振性能ꎬ理论计算与仿真数据的结果相互验证了所建模型的正确性ꎬ衬套的优

化选型有助于进一步提高车辆悬架系统的减振性能.
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　 　 车辆悬架系统连接车身与车轮ꎬ对缓和路面

冲击、提升车辆行驶稳定性具有重要意义[１ － ２] . 对
车辆悬架系统减振性能的改善ꎬ始终是车辆工程

领域研究的热点问题[３ － ５] . 传统的车辆悬架结构

由减振元件弹簧和阻尼器并联构成ꎬ具有结构简

单、性能可靠、造价低等优点ꎬ但是ꎬ传统车辆悬架

因其独特的结构限制了减振性能的提高. 添加控

制系统与能量输入的主动、半主动悬架ꎬ可以有效



　 　

提高悬架系统的减振性能ꎬ同时也带来了能耗大、
控制系统时滞等问题. 惯容器的发明为车辆悬架

系统减振性能的提升提供了新的可能.
Ｓｍｉｔｈ 等[６]将减振元件惯容器应用于车辆悬

架系统ꎬ研究了应用惯容器的多种悬架拓扑结构

的性能改善. Ｚｈａｎｇ 等[７] 对应用惯容器的车辆悬

架结构进行分析ꎬ研究了不同控制策略对悬架减

振性能的影响. Ｗａｎｇ 等[８] 探究了摩擦与弹性效

应等非线性因素对含惯容器的车辆悬架系统减振

性能的影响ꎬ研究结果表明ꎬ受惯容器非线性因素

影响的车辆悬架系统的减振性能仍然优于传统车

辆悬架. Ｋｕｚｎｅｔｓｏｖ 等[９] 为改善乘坐舒适性ꎬ建立

了含惯容器的车辆悬架系统模型ꎬ以加权加速度

为评价指标对参数进行优化. 李小彭等[１０] 提出了

一种每一级悬架中均含有惯容器的两级汽车悬

架ꎬ进一步强化了惯容器在车辆悬架系统中起到

的作用. Ｈｕ 等[１１] 探究了惯容器、弹簧、阻尼器不

同组合形式对减振性能改善的影响.
多数研究中ꎬ通过调整减振元件惯容器、弹

簧、阻尼器之间的组合关系来改善悬架的减振性

能ꎬ对综合考虑车辆多种性能评价指标的优化设

计还有进一步探究的空间. 本文基于含惯容器的

车辆悬架系统进行优化设计ꎬ通过对减振元件的

参数进行优化及对衬套进行优化选型ꎬ进一步改

善车辆悬架系统的减振性能. 研究结果将为含减

振元件惯容器的车辆悬架系统的实际应用提供理

论参考.

１　 理论基础

１􀆰 １　 惯容器减振原理

减振元件惯容器具有质量属性ꎬ同时惯容器突

破了质量块单端子接地的限制ꎬ是一种双端子减振

元件[１２] . 滚珠丝杠式惯容器具有结构简单、成本

低、便于安装等优点ꎬ是一款被广泛应用的惯容器.
滚珠丝杠式惯容器的理想动力学模型可以表

示为

Ｆ ＝ ２ｍ πｒ
ｐ

æ

è
ç

ö

ø
÷

２ ｄｖ
ｄｔ

æ

è
ç

ö

ø
÷ ＝ ｂ ｄｖ

ｄｔ
æ

è
ç

ö

ø
÷. (１)

式中:Ｆ 为惯容器两端所受到的力ꎻｍ 为飞轮的质

量ꎻｒ 为飞轮的半径ꎻｐ 为滚珠丝杠副的导程ꎻｖ 为惯

容器两端的相对运动速度ꎻｂ 为惯容器的惯质系数.
１􀆰 ２　 振动功率流理论

功率可表示为

Ｐ( ｔ) ＝ Ｆ( ｔ)ｖ( ｔ) . (２)
式中:Ｆ( ｔ)为力的瞬时值ꎻｖ( ｔ)为速度的瞬时值.

Ｆ( ｔ) ＝ Ｆｅｉωｔꎬ (３)
ｖ( ｔ) ＝ Ｖｅｉωｔ . (４)

稳态功率流的表达式为

Ｐ ＝ ω
２π∫０

２π / ω
Ｆ( ｔ)ｖ( ｔ)ｄｔ ＝ １

２ Ｒｅ ＦＶ∗[ ].

(５)
式中:ω 为振动圆频率ꎻＦ 为力的幅值ꎻＶ 为速度

的幅值ꎻ∗表示共轭.
根据机械阻抗理论ꎬ机械阻抗 Ｚ 可表示为

Ｚ ＝ Ｆ
Ｖ . (６)

由式(５)与式(６)可以看出ꎬ机械阻抗可决定

流经该点的功率ꎬ系统本身的动态特性直接影响

到振动能量的传递.

２　 车辆悬架系统建模

为了分析含减振元件惯容器的车辆悬架系统

的动力学响应ꎬ建立如图 １ 所示的车辆悬架系统

模型.

图 １　 车辆悬架系统模型
Ｆｉｇ􀆰 １　 Ｖｅｈｉｃｌｅ ｓｕｓｐｅｎｓｉｏｎ ｓｙｓｔｅｍ ｍｏｄｅｌ

　 　 图 １ 所示的车辆悬架系统模型的动力学方程

可表示为

ｍｓ ｘ̈ｓ ＋ ｋｓ(ｘｓ － ｘｕ) ＋ ｃｓ( ｘ̇ｓ － ｘ̇ｕ) ＋ Ｆ ＝ ０ꎬ
ｍｕ ｘ̈ｕ ＋ ｋｔ(ｘｕ － ｘｔ) － ｋｓ(ｘｓ － ｘｕ) － ｃｓ( ｘ̇ｓ － ｘ̇ｕ) ＝ Ｆꎬ
Ｆ ＝ ｂ( ｘ̈ｂ － ｘ̈ｕ) ＝ ｋｉ(ｘｓ － ｘｂ) ＋ ｃｉ( ｘ̇ｓ － ｘ̇ｂ) .

ü

þ

ý

ïï

ïï

(７)
式中:ｍｓ 为簧载质量ꎻｍｕ 为非簧载质量ꎻＦ 为惯

容器两端受到的力ꎻｋｓ 为主弹簧刚度ꎻｃｓ 为主阻

尼系数ꎻｋｔ 为轮胎刚度ꎻｂ 为惯质系数ꎻｋｉ 为副弹

簧刚度ꎻｃｉ 为副阻尼系数ꎻｘｓ 为车身垂向位移ꎻｘｂ

为惯容器垂向位移ꎻｘｕ 为轮胎垂向位移ꎻｘｔ 为路

面垂向位移.
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采用滤波白噪声法生成的路面垂向位移输

入为

ｘ̇ｔ( ｔ) ＝ － ２πｆ０ｘｔ( ｔ) ＋ ２π Ｇ０ｖｗ( ｔ) . (８)
式中:Ｇ０ 为路面不平度系数ꎻｖ 为车辆行驶速度ꎻ
ｗ( ｔ)为均值为零的高斯白噪声信号ꎻｆ０ 为下截止

频率.
将式(７)转换为式(９)所示的状态空间方程

的一般表示形式:
Ｘ̇ ＝ ＡＸ ＋ ＢＵꎬ

Ｙ ＝ ＣＸ. } (９)

式中:ＡꎬＢꎬＣ 为系数矩阵ꎻＵ 为系统输入变量ꎻＸ
为系统状态变量ꎻＹ 为系统输出变量.

选取系统的状态变量:
Ｘ ＝ [ｘ１ꎬｘ２ꎬｘ３ꎬｘ４ꎬｘ５ꎬｘ６ꎬｘ７] Ｔꎬ (１０)

其中

ｘ１ ＝ ｘ̇ｓꎬｘ２ ＝ ｘ̇ｕꎬｘ３ ＝ ｘ̇ｂꎬｘ４ ＝ ｘｓꎬ
ｘ５ ＝ ｘｕꎬｘ６ ＝ ｘｂꎬｘ７ ＝ ｘｔ .

系统的状态方程组:

ｘ̇１ ＝ － １
ｍｓ

[ｋｓ(ｘ４ － ｘ５) ＋ ｃｓ( ｘ̇１ － ｘ̇２) ＋

　 　 　 ｋｉ(ｘ４ － ｘ６) ＋ ｃｉ( ｘ̇１ － ｘ̇３)]ꎬ

ｘ̇２ ＝ － １
ｍｕ

[ｋｔ(ｘ５ － ｘ７) － ｋｓ(ｘ４ － ｘ５) －

　 　 　 ｃｓ( ｘ̇１ － ｘ̇２) － ｋｉ(ｘ４ － ｘ６) － ｃｉ( ｘ̇１ － ｘ̇３)]ꎬ

ｘ̇３ ＝ － １
ｂ [ｋｉ(ｘ６ － ｘ４) ＋ ｃｉ( ｘ̇３ － ｘ̇１)] ＋ ｘ̇２ꎬ

ｘ̇４ ＝ ｘ１ꎬ
ｘ̇５ ＝ ｘ２ꎬ
ｘ̇６ ＝ ｘ３ꎬ

ｘ̇７ ＝ － ２πｆ０ｘ７ ＋ ２π Ｇ０ｖｗ( ｔ) .

ü

þ

ý

ï
ï
ï
ï
ï
ï
ï
ïï

ï
ï
ï
ï
ï
ï
ï
ïï

(１１)
系数矩阵:

　 Ａ ＝

ａ１１ ａ１２ ａ１３ ａ１４ ａ１５ ａ１６ ０
ａ２１ ａ２２ ａ２３ ａ２４ ａ２５ ａ２６ ａ２７

ａ３１ ａ３２ ａ３３ ａ３４ ａ３５ ａ３６ ａ３７

１ ０ ０ ０ ０ ０ ０
０ １ ０ ０ ０ ０ ０
０ ０ １ ０ ０ ０ ０
０ ０ ０ ０ ０ ０ － ２πｆ０

é

ë

ê
ê
ê
ê
ê
ê
ê
ê
ê
ê

ù

û

ú
ú
ú
ú
ú
ú
ú
ú
ú
ú

. (１２)

式中ꎬ

ａ１１ ＝ －
ｃｓ ＋ ｃｉ

ｍｓ
ꎬａ１２ ＝

ｃｓ

ｍｓ
ꎬａ１３ ＝

ｃｉ

ｍｓ
ꎬａ１４ ＝ －

ｋｓ ＋ ｋｉ

ｍｓ
ꎬ

ａ１５ ＝
ｋｓ

ｍｓ
ꎬａ１６ ＝

ｋｉ

ｍｓ
ꎬａ２１ ＝

ｃｉ ＋ ｃｓ

ｍｕ
ꎬａ２２ ＝ －

ｃｓ

ｍｕ
ꎬａ２３ ＝ －

ｃｉ

ｍｕ
ꎬ

ａ２４ ＝
ｋｉ ＋ ｋｓ

ｍｕ
ꎬａ２５ ＝ －

ｋｓ ＋ ｋｔ

ｍｕ
ꎬａ２６ ＝ －

ｋｉ

ｍｕ
ꎬａ２７ ＝

ｋｔ

ｍｕ
ꎬ

ａ３１ ＝
ｃｉ

ｂ ＋
ｃｉ ＋ ｃｓ

ｍｕ
ꎬａ３２ ＝ －

ｃｓ

ｍｕ
ꎬａ３３ ＝ －

ｃｉ

ｂ －
ｃｉ

ｍｕ
ꎬ

ａ３４ ＝
ｋｉ

ｂ ＋
ｋｉ ＋ ｋｓ

ｍｕ
ꎬａ３５ ＝ －

ｋｓ ＋ ｋｔ

ｍｕ
ꎬ

ａ３６ ＝ －
ｋｉ

ｂ －
ｋｉ

ｍｕ
ꎬａ３７ ＝

ｋｔ

ｍｕ
.

Ｂ ＝ [０ꎬ０ꎬ０ꎬ０ꎬ０ꎬ０ꎬ２π Ｇ０ｖ]Ｔ. (１３)

Ｃ ＝
ｃ１１ ｃ１２ ｃ１３ ｃ１４ ｃ１５ ｃ１６ ０
０ ０ ０ １ － １ ０ ０
０ ０ ０ ０ ｋｔ ０ － ｋｔ

é

ë

ê
ê
ê

ù

û

ú
ú
ú
.

(１４)
式中ꎬ

ｃ１１ ＝ －
ｃｓ ＋ ｃｉ

ｍｓ
ꎬｃ１２ ＝

ｃｓ

ｍｓ
ꎬｃ１３ ＝

ｃｉ

ｍｓ
ꎬ

ｃ１４ ＝ －
ｋｓ ＋ ｋｉ

ｍｓ
ꎬｃ１５ ＝

ｋｓ

ｍｓ
ꎬｃ１６ ＝

ｋｉ

ｍｓ
.

系统输入变量:
Ｕ ＝ ｗ( ｔ) . (１５)

系统输出变量:
Ｙ ＝ [ ｘ̈ｓꎬｘｓ － ｘｕꎬ(ｘｕ － ｘｔ)ｋｔ] Ｔ . (１６)

３　 车辆悬架系统优化设计

车辆悬架系统的模型参数如表 １ 所示.

表 １　 模型参数表
Ｔａｂｌｅ １　 Ｍｏｄｅｌ ｐａｒａｍｅｔｅｒ ｔａｂｌｅ

参数 数值

簧载质量 ｍｓ / ｋｇ ３２０
非簧载质量 ｍｕ / ｋｇ ４５

轮胎刚度 ｋｔ / (ｋＮ􀅰ｍ － １) １９０
主弹簧刚度 ｋｓ / (ｋＮ􀅰ｍ － １) ２２

主阻尼系数 ｃｓ / (ｋＮ􀅰ｓ􀅰ｍ － １) １
惯质系数 ｂ / ｋｇ ２８８

副弹簧刚度 ｋｉ / (ｋＮ􀅰ｍ － １) ６􀆰 ６４
副阻尼系数 ｃｉ / (ｋＮ􀅰ｓ􀅰ｍ － １) １􀆰 ６０８

路面不平度系数 Ｇ０ / (ｍ３􀅰ｃｙｃｌｅ － １) ５ × １０ － ６

车速 ｖ / (ｍ􀅰ｓ － １) ２０
下截止频率 ｆ０ / Ｈｚ ０􀆰 ０１

３􀆰 １　 悬架参数优化

为进一步提高车辆悬架的综合减振性能ꎬ采
用遗传算法对惯质系数 ｂ、副弹簧刚度 ｋｉ、副阻尼

系数 ｃｉ 进行参数优化.
综合考虑车身加速度、悬架动行程、轮胎动载

荷指标的适应度函数为

ｍｉｎ Ｊ ＝ ０􀆰 ４Ａ(ｘ) ２ ＋ ０􀆰 ４Ｌ(ｘ) ２ ＋ ０􀆰 ２Ｔ(ｘ) ２ .
(１７)
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式中:Ｊ 为适应度函数值ꎻＡ(ｘ)为车身加速度的均

方根值ꎻＬ(ｘ)为悬架动行程的均方根值ꎻＴ(ｘ)为
轮胎动载荷的均方根值.

设定的约束条件为

Ａ(ｘ) < Ａ(ｘ) ｐａｓｔꎬ
Ｌ(ｘ) < Ｌ(ｘ) ｐａｓｔꎬ
Ｔ(ｘ) < Ｔ(ｘ) ｐａｓｔ .

ü

þ

ý

ïï

ïï
(１８)

式中:Ａ(ｘ) ｐａｓｔꎬＬ( ｘ) ｐａｓｔꎬＴ( ｘ) ｐａｓｔ分别为车身加速

度、悬架动行程、轮胎动载荷在优化前参数下的均

方根值.
优化后的参数如下:

ｂ ＝ ２２３ ｋｇꎬｋｉ ＝ ８􀆰 ４８ ｋＮ / ｍꎬｃｉ ＝ １􀆰 ５５９ ｋＮ􀅰ｓ / ｍ.
３􀆰 ２　 衬套优化选型

含衬套的车辆悬架系统机械网格如图 ２ 所示.

图 ２　 机械网格图
Ｆｉｇ􀆰 ２　 Ｍｅｃｈａｎｉｃａｌ ｇｒｉｄ

　 　 从图 ２ 可以得到左侧的等效阻抗为

Ｚｅｑ ＝ ｉωｍｓ ＋
１

１
ｋｂ

ｉω ＋ ｃｂ

＋
ｋｓ

ｉω ＋ ｃｓ

ꎬ (１９)

右侧的等效阻抗为

ＺＬ ＝ １
１

ｋｂ

ｉω ＋ ｃｂ

＋ １
ｉωｂ ＋ １

ｋｉ

ｉω ＋ ｃｉ

ꎬ (２０)

则连接点 Ａ 处的力为

ＦＬ ＝
ＺＬ

Ｚｅｑ ＋ ＺＬ
Ｆｃꎬ (２１)

式中:Ｆｃ 为恒力源ꎬ取 Ｆｃ 为简谐单位力.
连接点 Ａ 处的速度为

ＶＬ ＝
ＦＬ

ＺＬ
. (２２)

流经 Ａ 点的功率流为

Ｐ ＝ １
２ Ｒｅ(ＦＬＶＬ

∗) . (２３)

为了验证所建立的车辆悬架系统模型的

正确性ꎬ在仿真软件 ＡＤＡＭＳ / ｃａｒ 中建立车辆

悬架系 统 的 多 体 动 力 学 模 型ꎬ 并 选 取 原 始

设计参数 ｋｂ ＝ ４５０ Ｎ / ｍｍꎬｃｂ ＝ ０􀆰 ５０ Ｎ􀅰ｓ􀅰ｍｍ － １ .
通过理论计算与仿真数据得到的功率流对比如图

３ 所示.

图 ３　 功率流谱
Ｆｉｇ􀆰 ３　 Ｐｏｗｅｒ ｆｌｏｗ ｓｐｅｃｔｒｕｍ

　 　 从图 ３ 可以看出ꎬ随着频率的增大ꎬ通过理论

计算和仿真数据得到的功率流谱的变化趋势基本

一致ꎬ证明了模型的正确性.

４　 数值仿真

４􀆰 １　 悬架系统的动力学响应

为表征采用遗传算法优化后得到的悬架参数

对车辆悬架系统综合减振性能的影响ꎬ以优化前

设计参数下的车辆悬架系统动力学响应为比较对

象ꎬ将优化前后车辆悬架系统的动力学响应进行

对比分析.
参数优化前后车辆悬架系统的动力学响应如

图 ４ 所示.
从图 ４ 可以看出ꎬ与优化前相比ꎬ优化后的车

身加速度、悬架动行程、轮胎动载荷指标均有较大

程度的改善ꎬ优化后的车辆悬架系统的综合减振

性能得到了显著提升.
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图 ４　 悬架系统的动力学响应
Ｆｉｇ􀆰 ４　 Ｄｙｎａｍｉｃ ｒｅｓｐｏｎｓｅ ｏｆ ｓｕｓｐｅｎｓｉｏｎ ｓｙｓｔｅｍ

４􀆰 ２　 衬套参数对功率传递的影响

由于橡胶件的特殊性ꎬ衬套的动态特性需要

通过测试来获得ꎬ必须模拟其实际工况ꎬ然后采用

专用设备进行测试. 因此一味地按照优化方法对

衬套的刚度、阻尼进行优化设计ꎬ优化得到的参数

可能不适合生产或生产周期过长ꎬ优化设计缺乏

实际意义. 因此ꎬ在实际应用过程中针对现有的衬

套参数进行优化选型ꎬ从而完成悬架衬套参数的

优化匹配.
市场上主流的 ３ 种车辆悬架的衬套参数如表

２ 所示.

表 ２　 衬套参数表
Ｔａｂｌｅ ２　 Ｂｕｓｈｉｎｇ ｐａｒａｍｅｔｅｒ ｔａｂｌｅ

衬套类型 刚度 / (Ｎ􀅰ｍｍ － １) 阻尼系数 / (Ｎ􀅰ｓ􀅰ｍｍ － １)

衬套 １ ４５０ ０􀆰 ５０
衬套 ２ ８００ ０􀆰 １５
衬套 ３ ３００ ２􀆰 ００

　 　 依据表 ２ 中不同类型衬套的刚度、阻尼系数ꎬ
基于振动功率流理论探究衬套参数对系统振动功

率的影响. 不同刚度下的功率流谱如图 ５ 所示:在
０ ~ １ Ｈｚ 频段内ꎬ衬套的刚度变化对传入车身的

振动功率流的影响较小ꎻ在 ０ ~ ５０ Ｈｚ 的仿真频段

内ꎬｋｂ ＝ ３００ Ｎ / ｍｍ 时的功率流谱始终低于其他

两种类型的功率流谱.

图 ５　 不同刚度下的功率流谱
Ｆｉｇ􀆰 ５　 Ｐｏｗｅｒ ｆｌｏｗ ｓｐｅｃｔｒｕｍ ｗｉｔｈ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｓｔｉｆｆｎｅｓｓ

　 　 不同阻尼系数下的功率流谱如图 ６ 所示:随
着衬套阻尼系数的增大ꎬ车辆悬架系统功率流谱

的振动幅值逐渐减小. 在 ０ ~ ５０ Ｈｚ 的仿真频段

内ꎬ衬套的阻尼系数取 ｃｂ ＝ ２􀆰 ００ Ｎ􀅰ｓ􀅰ｍｍ － １时的

功率流谱始终低于其他两种类型的功率流谱.

图 ６　 不同阻尼系数下的功率流谱
Ｆｉｇ􀆰 ６　 Ｐｏｗｅｒ ｆｌｏｗ ｓｐｅｃｔｒｕｍ ｗｉｔｈ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｄａｍｐｉｎｇ

　 　 综上所述ꎬ相比于衬套 １ 与衬套 ２ꎬ衬套 ３ 更

加适合减小经车辆悬架系统传递至车身的能量ꎬ
使车辆悬架系统达到更好的减振效果.

５　 结　 　 论

１) 优化后得到的参数明显优于优化前的设

计参数ꎬ优化后车辆悬架系统的综合减振性能得

到了显著提升.
２) 通过理论计算与仿真数据两种方式得到

的车辆悬架系统的功率流谱的变化趋势基本一

致ꎬ验证了所建模型的正确性.
３) 衬套 ３ 的减振性能优于衬套 １ 与衬套 ２ꎬ

更加适合应用于车辆悬架减振系统中.
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[ ６ ]　 Ｓｍｉｔｈ Ｍ Ｃꎬ Ｗａｎｇ Ｆ Ｃ. Ｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅ ｂｅｎｅｆｉｔｓ ｉｎ ｐａｓｓｉｖｅ
ｖｅｈｉｃｌｅ ｓｕｓｐｅｎｓｉｏｎｓ ｅｍｐｌｏｙｉｎｇ ｉｎｅｒｔｅｒｓ [ Ｊ] . Ｖｅｈｉｃｌｅ Ｓｙｓｔｅｍ
Ｄｙｎａｍｉｃｓꎬ２００４ꎬ４２(４):２３５ － ２５７.

[ ７ ]　 Ｚｈａｎｇ Ｘ ＪꎬＡｈｍａｄｉａｎ ＭꎬＧｕｏ Ｋ Ｈ. Ｏｎ ｔｈｅ ｂｅｎｅｆｉｔｓ ｏｆ ｓｅｍｉ￣
ａｃｔｉｖｅ ｓｕｓｐｅｎｓｉｏｎｓ ｗｉｔｈ ｉｎｅｒｔｅｒｓ [ Ｊ] . Ｓｈｏｃｋ ａｎｄ Ｖｉｂｒａｔｉｏｎꎬ
２０１２ꎬ１９(３):２５７ － ２７２.

[ ８ ] 　 Ｗａｎｇ Ｆ ＣꎬＳｕ Ｗ Ｊ. Ｉｍｐａｃｔ ｏｆ ｉｎｅｒｔｅｒ ｎｏｎｌｉｎｅａｒｉｔｉｅｓ ｏｎ ｖｅｈｉｃｌｅ
ｓｕｓｐｅｎｓｉｏｎ ｃｏｎｔｒｏｌ [ Ｊ] . Ｖｅｈｉｃｌｅ Ｓｙｓｔｅｍ Ｄｙｎａｍｉｃｓꎬ２００８ꎬ４６
(７):５７５ － ５９５.

[ ９ ]　 Ｋｕｚｎｅｔｓｏｖ ＡꎬＭａｍｍａｄｏｖ ＭꎬＳｕｌｔａｎ Ｉꎬｅｔ ａｌ. Ｏｐｔｉｍｉｚａｔｉｏｎ ｏｆ
ｉｍｐｒｏｖｅｄ ｓｕｓｐｅｎｓｉｏｎ ｓｙｓｔｅｍ ｗｉｔｈ ｉｎｅｒｔｅｒ ｄｅｖｉｃｅ ｏｆ ｔｈｅ
ｑｕａｒｔｅｒ￣ｃａｒ ｍｏｄｅｌ ｉｎ ｖｉｂｒａｔｉｏｎ ａｎａｌｙｓｉｓ [ Ｊ ] . Ａｒｃｈｉｖｅ ｏｆ
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[１０] 李小彭ꎬ李凡杰ꎬ曹洲ꎬ等. 含惯容器的两级汽车悬架振动

性能[Ｊ] . 东北大学学报(自然科学版)ꎬ２０１９ꎬ４０ (１０):
１４４８ － １４５３.
( Ｌｉ Ｘｉａｏ￣ｐｅｎｇꎬ Ｌｉ Ｆａｎ￣ｊｉｅꎬ Ｃａｏ Ｚｈｏｕꎬ ｅｔ ａｌ. Ｖｉｂｒａｔｉｏｎ
ｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅ ｏｆ ｔｗｏ￣ｓｔａｇｅ ｖｅｈｉｃｌｅ ｓｕｓｐｅｎｓｉｏｎ ｗｉｔｈ ｉｎｅｒｔｅｒ[Ｊ] .
Ｊｏｕｒｎａｌ ｏｆ Ｎｏｒｔｈｅａｓｔｅｒｎ Ｕｎｉｖｅｒｓｉｔｙ (Ｎａｔｕｒａｌ Ｓｃｉｅｎｃｅ)ꎬ２０１９ꎬ
４０(１０):１４４８ － １４５３􀆰 )

[１１] Ｈｕ ＹꎬＣｈｅｎ Ｍ Ｚ Ｑ. Ｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅ ｅｖａｌｕａｔｉｏｎ ｆｏｒ ｉｎｅｒｔｅｒ￣ｂａｓｅｄ
ｄｙｎａｍｉｃ ｖｉｂｒａｔｉｏｎ ａｂｓｏｒｂｅｒｓ [ Ｊ ] . Ｉｎｔｅｒｎａｔｉｏｎａｌ Ｊｏｕｒｎａｌ ｏｆ
Ｍｅｃｈａｎｉｃａｌ Ｓｃｉｅｎｃｅｓꎬ２０１５ꎬ９９:２９７ － ３０７.

[１２] Ｓｍｉｔｈ Ｍ Ｃ. Ｓｙｎｔｈｅｓｉｓ ｏｆ ｍｅｃｈａｎｉｃａｌ ｎｅｔｗｏｒｋｓ: ｔｈｅ ｉｎｅｒｔｅｒ
[ Ｊ] . ＩＥＥＥ Ｔｒａｎｓａｃｔｉｏｎｓ ｏｎ Ａｕｔｏｍａｔｉｃ Ｃｏｎｔｒｏｌꎬ ２００２ꎬ ４７
(１０):１６４８ － １６６２.
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