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ABSTRACT 
 

This paper presents dynamic modeling and control analysis of a military vehicle suspension featuring MR valve structure. 
Firstly, the dynamic model of the suspension system which is included gas spring, MR valve and gas chamber is established with 
respect to the disturbance. Secondly, the friction model of the suspension system is derived by considering experiment result of 
the MR suspension system. And then, response characteristics of the damping force with respect to the magnetic field and 
friction force with the proposed friction model are provided to show the feasibility of practical application. In addition, control 
performance of the proposed MR suspension system is evaluated with quarter vehicle. 

 
1. 서  론 

상대운동을 하는 모든 기계 요소에는 마찰력이 
존재하며, 대부분의 경우 마찰력은 기계 요소의 
특성에 영향을 미칠 뿐만 아니라 제어성능 향상에 
나쁜 영향을 미친다. 특히 현수장치를 포함한 유
체 및 기체를 이용한 작동 기계들은 유체 및 기체
의 흐름을 제어하고 유체의 움직임에 따라 고압 
및 고하중하에서 작동된다. 따라서 유체 및 기체
의 밀폐를 관장하는 씨일의 팽창에 의한 마찰, 상
대 운동을 하는 각 기계 부품 부위에서 마찰이 존
재하므로 이를 고려해야 한다. 상대 운동을 하는 
두 물체는 상호 접촉에 의한 반력이 형성되며, 이
는 윤활 물질에 의해 일부 지지되며 일부는 고체
와 고체간의 접촉에 의해 지지된다(1). 특히 현수장
치를 효율적으로 설계하는데 있어서 가장 중요하
게 고려해야 할 요소 중의 하나는 마찰현상이라고 
할 수 있다. 유기압현수장치와 같이 유체나 기체
의 누수가 허용되지 않고 밀폐 능력이 중요시 되
는 기계 요소에는 동적 씨일에 의한 마찰 손실이 
중요하다.  
험준한 지형을 통과해야 하는 군용 차량은 일반

적인 승용차 보다 충격 및 진동이 커서 효과적인 
기능을 할 수 있는 현수장치가 필요하다. 군용차
량의 현수장치는 노면으로부터 인가되는 외란을 
적절히 흡수하여 승무원의 피로를 감소시키고 차
체의 불필요한 거동을 최대한 억제시켜 야지 주행
능력을 향상시킬 수가 있다. 또한 현수장치가 파
손이 일어나는 가장 큰 원인인 큰 외란에 강건해
야 한다. 그리하여 현재까지 군용차량에 사용되고 
있는 대부분의 현수장치는 수동형 현수장치로 구
조가 간단하고 신뢰성은 높다. 하지만, 충격 및 진
동 저감에는 위에서 언급한 요구조건을 만족시키
기에는 한계가 있어 군용차량 현수장치에도 제어 
개념이 도입된 반능동형 혹은 능동형 현수장치가 
요구되고 있으며, 이와 연관된 현수장치의 연구는 
국 내외에서 활발히 진행되고 있다(2)~(3). 
따라서, 본 연구에서는 군용차량 주행 시 효과
적인 충격 및 진동저감을 위해 차량에 제어 가능
한 현수장치를 제안한다. 제안된 현수장치는 MR 
유체를 작동유로 가지며 MR 밸브 기준으로 상 
하부 챔버를 구성하여 댐퍼를 구성하였다. 또한 
외부로부터 들어오는 외란에 의해서 댐퍼는 가스 
스프링 내부로 왕복 운동하게 되어 스프링의 탄성
력을 발생시키도록 구성하였다. 그리고 제작된 현
수장치의 마찰력 실험을 거쳐 현수장치 주요 부분
의 마찰모델을 결정한다. 결정된 마찰모델은 시뮬
레이션 상에서 평가되며 최종적으로 1/4 차량 모
델을 통해 마찰모델을 포함하는 현수장치의 진동 
제어 성능을 평가하고자 한다. 

† 교신저자; 정회원, 인하대학교 기계공학부 
    E-mail : seungbok@inha.ac.kr 
    Tel : (032) 860-7319, Fax : (032) 868-1716 
 * 인하대학교 대학원 기계공학과 
** 현대 로템 중앙연구소 

한국소음진동공학회 2009년 추계학술대회논문집, pp.480~485

480



   
 

2. 현수장치 모델링 

본 연구에서 제안한 MR 현수장치는 차체와 바
퀴를 연결하는 로드암 내부에 기체를 매개체로 하
는 가스 스프링과 MR 유체의 항복응력을 이용하
는 MR 댐퍼를 가지는 유기압현수장치의 한 종류
라고 할 수 있다. 이 MR 현수장치는 기체 스프링
을 사용하여 작동 압력이 높고 밀폐계에 씨일링 
문제 그리고 열발산 문제를 가지고 있는 단점이 
있다. 하지만 종래의 수동형 코일 스프링 현수장
치에 비해 중량이 가볍고 제어가 가능하며 장착공
간이 작다는 장점을 지니고 있다(4). 

Fig. 1 은 본 연구에서 제안한 MR 현수장치의 
개략도를 나타내고 있다. 피스톤과 연결된 헤드 
부분에는 MR 밸브를 설치하여 밸브 기준으로 상 
하부 챔버에 압력강하를 발생시키며, 이에 따른 
부피를 보상하기 위하여 하부 챔버 하단에 부동 
피스톤을 이용하여 가스챔버를 구성하였다. 그리
고 MR 밸브가 설치되고 MR 유체로 채워져 있는 
댐퍼 부분은 기체로 채워져 있는 스프링 부분 속
으로 왕복 운동을 하게 된다.  

MR 현수장치가 가지고 있는 에너지 소산 및 
발산 기능은 기체의 압력에 의한 탄성력과 챔버 
전후의 압력강하에 의해 발생하는 댐핑력이다. 또
한 기체의 압축 팽창시 발생하는 상대 운동분위의 
마찰력도 에너지 발산의 한 요인이 되는 것으로 
나타나고 있다. Fig. 2 는 MR 현수장치의 피스톤 
및 실린더의 배치를 연결된 압력의 관계로 나타낸  

 
Fig.1 Configuration of MR suspension system 

 
    Fig.2 Piston and cylinder arrangement 

것이다. 이 때 차량의 바퀴에서 현수장치로 외란 
이 인가되면 댐퍼의 하부 챔버의 MR 유체가 MR 
밸브를 통과하며 에너지를 발산하며, 상부 챔버로 
이동한 유체는 댐퍼 헤드를 압축함으로써 가스 챔
버의 가스를 압축하여 에너지를 저장한다. 
가스 스프링에 있어서 정적상태에서의 가스 초

기 체적을 st
sgV , 라 하면, 가스 스프링의 체적 

sgV , 과 체적 변화율 sgV ,
& 은 댐퍼의 변위 dx  및 

단면적 dA 으로 부터 다음과 같이 구할 수 있다. 

dd
st

sgsg xAVV −= ,,    (1) 

ddsg xAV && −=,     (2) 

또한, 상부 챔버의 압력 UP 과 가스 스프링의 

압력 sgp , 은 다음과 같이 나타낼 수 있다. 

springfric
d

sgU F
A

PP ,,
1

+=    (3) 

여기서 springfricF , 은 댐퍼가 가스스프링을 압축할

때 발생하는 마찰력으로서 이 부위에 작용하는 마
찰력은 밀봉 역할을 하는 씨일이 내부압력에 의해 
팽창하여 실린더와 접촉에 의해 발생한다. 이와 

마찬가지로 하부 챔버의 압력 LP 는 댐퍼의 부피 

보상을 위한 가스 챔버의 압력 cgP , 과 가스 챔버

의 단면적 cA 으로부터 구할 수 있다. 

chamberfric
c

cgL F
A

PP ,,
1

−=    (4) 

만약 MR 유체의 압축성을 무시할 수 있으면 댐

퍼의 속도 dx& 와 가스 챔버 부동 피스톤의 속도 cx&

는 피스톤의 속도 px& 를 통하여 다음과 같이 나타

낼 수 있다. 
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Fig.3 Schematic configuration of MR valve 

)/( dppd AAxx && =    (5) 

)/( cppc AAxx && =     (6) 

MR 유체의 압축성을 무시하고 댐퍼에서의 압력 

강하량이 PΔ 라고 하면, 외란에 의하여 하부 챔
버 및 상부 챔버 사이에 나타나는 압력 강하량은 
다음과 같이 나타난다. 

UL PPP −=Δ     (7) 

본 연구에서 제안한 현수장치는 MR 유체가 MR 
밸브의 덕트를 지나갈 때 오리피스 유동을 통하여 
상 하부 챔버의 압력강하를 도출한다. 제안한 MR 
밸브의 구조는 Fig. 3 에 나타내었다. MR 밸브는 
자극을 형성하는 코일, 외벽(housing) 및 코어로 
이루어져 있으면 피스톤 내에 원형 덕트로 구성하
였다. MR 밸브는 피스톤과 결합되어 있으며 밸브 
주위는 항상 MR 유체로 채워져 있고, 덕트를 통
하여 MR 유체가 자극 사이를 흐를 수 있게 하였
고 덕트에 부하되는 자기장에 따라 MR 유체가 
항복응력을 발생시킬 수 있도록 하며, 자기 회로
에 전류를 인가시키면 자극에 자기장이 부하되고, 
자극을 지나는 MR 유체의 유동 저항을 증가시켜 
밸브 상하부의 압력 강하를 발생시킨다. 
MR 밸브의 모델링을 위하여 MR 유체의 압축성
을 무시하고, 유체저항에 의한 동간 상의 내부압
력은 모든 방향으로 균일하게 작용하며 있으며 유
로형상에 의한 압력손실은 없다고 가정하였다. 따
라서, MR 유체 기본 점성에 의한 압력강하와 MR 
유체가 자기장에서 발생되는 항복응력에 대한 압
력 강하는 다음과 같이 표현할 수 있다(5). 

y
d

p

dd
yvis t

L
cQ

Rt
LPPP τ

π
η 26
3 +=Δ+Δ=Δ  (8) 

여기서 Q 는 유체의 유량이고, η 는 MR 유체의 

자기장 무 부하시의 점성계수이며, dR 는 원형 덕

트의 반경이다. 그리고 L 은 자극과 외부 덮개를 

포함하는 밸브 시스템의 전체 길이를 의미한다. 

ht 는 외부 덮개의 두께이고, dt 는 덕트 사이의 

틈새 두께이고, pL 는 자극의 길이이다. c는 MR 

유체 속도와 관련된 계수로 보통 2.5~3 의 값을 
가진다.  
  가스 스프링에 변위가 발생하면 유체의 유동에 
의해 스프링 내부의 가스가 압축되고 이로 인해 
발생하는 압력 차이에 의한 힘은 가스 압축에 의
한 폴리트로픽 법칙으로 표현된다. 이에 따라 스

프링 내부의 초기 내압과 초기 부피를 st
sgP , 와 

st
sgV , 이라 하고 댐퍼의 변위 dx 일 때의 압력과 

부피를 sgP , , sgV , 라 하면 두 상태의 관계식은 다

음 식과 같다. 
n

sg
st

sg
st

sgsg VVPP )/( ,,,, =    (9) 

이 때 스프링의 단면적을 sA 라 하면 압축과정에

서 발생하는 스프링의 힘은 다음과 같다. 
n

sg
st

sg
st

sgssg VVPAF )/( ,,,, =    (10) 

여기서, 식(1)의 가스 스프링 부피 변화를 적용하
면 가스 스프링이 발생하는 힘은 다음과 같이 나
타낼 수 있다. 

n
dd

st
sg

st
sg

st
sgssg xAVVPAF )/( ,,,, −=   (11) 

위와 마찬가지로 댐퍼의 부피 보상을 위한 가스 
챔버가 나타내는 힘도 다음과 같다. 

n
cc

st
cg

st
cg

st
cgccg xAVVPAF )/( ,,,, −=   (12) 

최종적으로 본 연구에서 제안한 MR 현수장치가 

나타내는 힘을 댐퍼에 의한 힘 dF  및 스프링에 

의한 힘 sF 으로 구분하여 나타내면 다음과 같다. 

frictionfpcgd FPAAFF +Δ−+= )(,  (13) 

sgs FF ,=     (14) 

여기서 pA  fA 는 피스톤 헤드 및 샤프트의 면적

이다. 

3. 마찰력 모델 

현수장치 내부의 씨일에 의해 발생하는 마찰력
을 단순히 마찰계수와 수직하중으로 표현하면, 마
찰계수는 실린더나 피스톤 같은 유압 시스템의 표
면 재질 및 거칠기, 씨일의 재질, 상대운동을 하는 
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피스톤의 속도, 유체 특성 및 온도의 함수이다. 그
리고 수직하중은 씨일의 압축량, 시스템의 압력, 
씨일의 형상 및 직경의 함수이다. 일반적으로 씨
일을 유기압 기계 요소에 조립하기 위해서는 씨일
의 탄성체를 압축해야 한다. 따라서 조립이 이루
어지면 시스템의 압력이 없는 상태에서도 압축에 
의한 수직하중이 발생한다. 만약 마찰계수가 일정
하다고 가정하면, 씨일에 작용하는 수직하중은 
Fig. 4 와 같이 씨일 장착 시 압축량과 시스템의 
압력에 의해 발생한다. 이는 씨일과 고정링의 결
합에 의한 마찰 면적을 향상시켜 마찰력을 증가하
는 역할을 한다.  
마찰현상을 이해하고 해석하기 위해서는 시스템
에 적절한 마찰 모델이 필요하다. 마찰에 관한 연
구는 오랜 역사를 가지고 있지만 아직까지도 정확
한 마찰현상을 표현하는 마찰모델은 구성하지 못
하고 있다. 특히 유기압현수장치와 같이 강성이 
강한 철강요소와 탄성체인 고무요소와의 마찰 현
상을 표현하고 이를 실제 시스템에 적용하기 위해
서는 고무의 압축성으로 인한 점착 마찰력을 표현
할 수 있는 모델이 필요하다. 일반적으로 마찰모
델은 크게 정적 마찰모델과 동적 마찰모델로 구분
할 수 있는데 본 연구에서는 각각의 마찰모델의 
특성에 따라서 제안한 시스템에 적용할 수 있는 
마찰모델을 선택하도록 하였다.  

3.1 쿨롱 마찰모델 
쿨롱의 마찰모델은 정적 마찰모델의 일종으로 
힘이 전달되는 역방향으로 감쇠력이 존재하는 것
을 이용하여 설정된 모델로 다음과 같이 표현할 
수 있다. 

)( ,cdcofriction xsignFF &⋅=    (15) 

 
 

Fig.4 Normal load acting on the seal 

 
Fig.5 Spring model of friction 

여기서 coF 는 쿨롱 마찰 계수이고, cdx ,& 는 마찰

력이 일어나는 속도로 본 연구에서 고려한 마찰력
은 댐퍼 속도와 가스챔버의 부동 피스톤 속도에 
의한 마찰력이다. 쿨롱 마찰은 수식적으로는 간편
하지만 시스템의 정확성 즉 마찰이 일어나는 재질
의 압축으로 인한 강성 등을 표현하지 못하고 있
다. 

3.2 스프링 모델 
스프링 모델은 쿨롱의 모델을 발전시킨 것으로 
시스템의 압축에 따른 강성을 추가하여 동적 마찰
모델을 구성하였다. Fig. 5 는 스프링 모델의 일반

적인 그림을 나타낸 것으로 압축에 의한 강성 rk
이 표현 되었으며 그에 따른 변위 rx 이 나타난 

것을 볼 수 있다. 그러나 수치해석이나 실제 실험 

상에서 압축에 의한 변위 rx 을 측정하기는 어려

운 점이많다. 따라서 마찰이 일어나는 부분의 변

위 즉 cdx , 와 무 차원화된 변수 fx 를 이용하여 

마찰 시스템을 다음과 같이 구현하였다. 

cd
r

fcdrffriction xkcxkkF ,, )( &⋅
⋅

⋅+⋅⋅=
ωπ

 (16) 

rco

g
f kF

x
x

/
=     (17) 

여기서 ff ck , 는 강성, 쿨롱계수 및 시스템의 변

수를 등가 시켜 무 차원화된 변수 fx 에 대한 보

상 값으로 다음과 같이 나타낼 수 있다.  

))]21(cos2sin(5.0)21([cos1 11

ff
f xx

k −⋅⋅−−= −−

π
     (18) 

)11(4,0,1
ff

fff xx
celsecxif −⋅==≤  (19) 

또한 karnop의 정적 마찰모델, LuGre의 동적 마
찰모델과 같이 상호 두 물체 간의 마찰 중에 일어
나는 스트리백 현상, 스틱 현상등을 표현하여 더 
정교한 마찰모델을 설정할 수 있다. 하지만 이를 

a) Normal force due to squeeze 

Oil  
Ring 

Seal 

rk
coF  frictionF

rx  
cdx ,

b) Normal force due to squeeze and pressure  

483



   
 

위해서는 상호간의 정확한 상대 변위와 스트리백 
속도등을 측정하여야 한다. 본 연구에서 제안한 
모델은 현수장치 내부에 씨일에 의해서 마찰이 진
행되며 마찰 현상이 일어나는 주변은 고압으로 밀
폐되어 있다. 따라서 상대 속도, 스트리백 속도등 
각 부분의 정밀한 계측값을 측정하기가 어렵다. 
따라서, 본 연구에서는 댐퍼 및 부동 피스톤의 속
도만으로 상호 마찰력이 예측이 가능한 스프링 모
델을 이용하여 마찰력을 적용하도록 하겠다. 
마찰모델의 강성 및 쿨롱 계수등의 변수를 결정하
기 위해서는 현수장치가 나타내는 최대의 마찰력
을 측정할 필요가 있다. 이를 측정하기 위해서는 
스프링이 나타내는 변위의 변화를 최소화하고 유
체의 유동을 최소화 하여 시스템이 가지는 마찰력
만 측정이 되게 하여야 한다. 따라서 본 연구에서 
마찰력을 측정하기 위해서는 시스템이 낼 수 있는 
최저의 속도와 최저 변위로 외란을 인가하여야 하
므로 속도 0.0005m/s, 가진 변위 ±10mm 로 현수
장치를 가진하였다. 그에 따른 결과는 Fig. 6 과 
같으며 스프링 및 가스챔버 씨일에 의한 총 마찰
력이 2480N으로 측정되었다. 식(3), (4), (7)에 따르
면 댐퍼에 의한 압력강하는 상 하부 챔버의 압력
의 차와 마찰력으로 표현된다. 측정된 결과는 현
가장치를 저속으로 가진하였고, MR 밸브에 전류
도 인가하지 않았다. 따라서 MR 밸브에 의한 압
력강하는 거의 존재하지 않았기 때문에 측정된 결
과는 전부 마찰력의 값이라고 할 수 있겠다. 측정
된 마찰력 값과 댐퍼 및 부동 피스톤의 속도를 이
용하여 마찰계수의 값을 고정하였다.  

Fig. 7과 Fig. 8은 마찰력을 고려하지 않을 때의 
시뮬레이션 값과 실험값이다. 먼저 Fig. 7 은 속도 
0.1m/s, 변위 ±50mm 로 가진한 결과이다. 이에 따
르면 각각의 전류에 따라 나타나는 댐핑력이 시뮬
레이션 값과 실험값이 비슷한 경향을 나타내는 것
을 확인 할 수 있다. 이는 마찰력이 속도의 함수
로 구성되어 있기 때문에 저속 영역에서 큰 힘을 
내지 못한 것으로 판단된다. 하지만 Fig. 8과 같이 
속도 0.3m/s 로 가진했을때는 시뮬레이션값과 실험
값이 확연히 차이 나는 것을 볼 수가 있으며 이는 
속도가 높아 질수록 마찰력이 커져 댐핑력이 상승
한 것으로 판단된다. 특히 전류를 인가하지 않을 
경우 큰 차이를 보이고 있는데 이는 밸브에 의한 
압력 강하량이 마찰력 보다 작을 경우 외란에 의
하여 들어오는 충격량을 적절히 저감하지 못하여 
ride harshness 현상이 나타날 수 있음을 의미한다. 
따라서, Fig. 9 는 본 연구에서 제안한 마찰모델과 
현수장치 모델을 이용하여 실험 조건과 같은 가진 

 
    Fig.6 Result of friction test 
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Fig.7 Results of simulation and experiment at 0.1m/s 
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Fig.8 Results of simulation and experiment at 0.3m/s 
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Fig.9 Results of simulation with friction and  

experiment at 0.3m/s 
입력으로 시뮬레이션을 수행한 결과이다. 이에 따
르면 시뮬레이션 값과 실험값이 거의 비슷한 값을 
나타내고 있는 것을 확인할 수가 있어서 본 연구
에서 제안한 마찰모델의 타당성을 증명할 수 있다. 
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4. 제어성능 평가 

차량 현수장치의 구성도에 따라 차량의 1/4 스
프렁 질량과 언스프렁 질량에 대한 운동 방정식은 
다음과 같다(6).  

dsss FFzm −−=&&     (20) 

)( rutdsusus zzkFFzm −−+=&&   (21) 

여기서 rus zzz ,, 은 각각 스프렁, 언스프렁 및 노

면으로 들어오는 변위로 스프렁 변위 sz 과 언스

프렁 변위 uz 의 차는 피스톤의 변위로 계산된다.  

본 연구에서 제안한 현수장치의 제어를 위한 스
카이훅 제어기의 요구 댐핑력은 차체의 수직속도
를 고려하여 다음과 같이 정의된다. 

sskyD zCu ⋅=     (22) 

여기서 skyC 는 스카이훅 제어기의 제어이득치 이

며, 물리적으로는 댐핑계수를 의미한다. MR 현수
장치는 반능동형 현수장치이므로 다음과 같은 조
건을 만족해야 한다. 

⎢
⎣

⎡
≤−
>−

=
0)(,0
0)(,

ussD

ussDD
D zzufor

zzuforu
u

&&

&&
  (23) 

Fig. 10 과 Fig. 11 은 MR 현수장치 시스템을 장착
한 1/4차량에 단일 범프(bump) 형태의 노면 조건 
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Fig.10 Displacement of sprung mass at bump response  
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Fig.11 Acceleration of sprung mass at bump response  

으로 가진한 경우에 대한 결과 값이다. 이 때 차
체의 변위 및 가속도가 현수장치를 통하여 적절히 
제어된 것을 확인할 수 있었다. 이는 현수장치의 
마찰력을 고려하여 외부로부터 들어오는 외란을 
적절한 제어 입력으로 제어가 된 것을 증명하고 
있다. 

5. 결  론 

본 연구에서는 군용 차량의 진동 제어 성능을 
향상 시키기 위하여 반능동 MR 현수장치를 도입
하였고, 이의 수학적 모델을 도출하였다. 그리고 
제안된 MR 현수장치의 마찰력 실험을 통해 마찰
력이 일어나는 현수장치 주요 부분의 마찰모델을 
결정하였다. 결정된 마찰모델을 시뮬레이션 상에 
평가하기 위하여 가진 속도와 입력 전류에 따른 
실험 결과값과 시뮬레이션 값을 비교하였다. 수행
된 시뮬레이션은 제안된 마찰모델이 본 시스템에 
적합하다는 것을 증명하였다. 또한 1/4 차량 모델
을 이용하여 제안된 마찰모델을 포함하는 현수장
치의 진동 제어 성능을 평가하였다. 
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