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麦弗逊悬架优化设计及其对摆振的影响 
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(天津科技大学机械工程学院，天津 300222) 

 

摘  要：以麦弗逊式独立悬架汽车为研究对象，依据多体系统动力学理论，利用 ADAMS/Car 建立 76 自由度整车模

型，并利用 ADAMS/Insight 对麦弗逊前悬架进行优化设计．仿真实验表明：采用优化后的前悬架系统，可以使整车的高

速摆振幅值明显减小，而且使整车操纵稳定性得以提高． 
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Macpherson Suspension Design Optimization and Influence on  

Automobile Front Wheel Shimmy 

HE Li-juan，JIAO Zhi-yong 

(College of Mechanical Engineering，Tianjin University of Science & Technology，Tianjin 300222，China) 

Abstract：An automobile model of 76 degrees of freedom was established with Macpherson independent suspension using 

ADAMS/Car by multi-body system dynamics theory. The optimal design of Macpherson suspension was completed by AD-

AMS/Insight. The result shows that the front wheel shimmy angle at high speed was decreased obviously and the steady state 

steering character was improved through the optimal design. 
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麦弗逊(Macpherson)式独立悬架是现代乘用车

上广泛采用的一种悬架结构形式．如果悬架结构设

计不合理，汽车行驶时会出现前轮摆振现象，使汽车

的操纵稳定性变坏，增加有关零部件的动载荷，减少

其使用寿命，降低汽车行驶的安全可靠性[1]． 

前轮摆振现象作为汽车动力学中一个非常特殊

的问题，至今仍旧普遍存在，因此受到国内外学术界

的重视．以往应用非线性动力学理论对摆振进行定

性及定量分析，需要用经典力学方法人工列写系统运

动微分方程组，其计算求解过程适于研究具有较少自

由度的自激型摆振[2]，而对于乘用车上的新问题前轮

高速摆振，由于其振动性质与自激型摆振不同，所要

考虑的影响因素也不尽相同，传统的建模方法难以实

现系统多自由度的需求，而多体系统动力学理论为建

立及求解复杂的汽车动力学模型提供了一个有力的

工具[3]． 

本文采用多体系统动力学理论，利用机械系统动

力学分析软件 ADAMS,2005 中的 ADAMS/Car 模块

建立具有麦弗逊前悬架系统的整车模型，并且利用

ADAMS/Insight 模块对前悬架系统参数进行优化设

计，达到减小摆振的目的，并同时兼顾整车操纵稳定

性的改进． 

1 整车多体动力学模型的建立 

采用 ISO 坐标制建模，坐标系 OXYZ 固结于车

身，其原点 O 位于两前轮轮心连线的中点前方 2,mm

处，X 轴平行于地面指向车辆前进的反方向；Y 轴平

行于地面指向驾驶员右侧；根据右手法则，Z 轴垂直

于地面指向上方． 



2009 年 10 月           贺丽娟，等：麦弗逊悬架优化设计及其对摆振的影响                            ·51· 

    

ADAMS/Car 的建模过程采用自下而上的顺序，

将各整车子系统模板模型添加力元素及模板之间的

信号交换器，分别建立前后悬架、转向系统、前后轮、

传动系统、车身系统等子系统模型，输入各个零部件

的质量、转动惯量参数和各总成的结构参数，将所有

子系统进行装配，建立一个精确的整车模型，如图 1

所示．模型质量为 1,060,kg，轴距 2,471,mm，前轮距

1,427,mm、后轮距 1,422,mm、轮胎型号 175/70R13． 

 

图 1 整车多体模型 

Fig.1 Automobile multi-body model 

根据式(1)计算系统自由度： 

   6F n m= × −                      (1) 

式中：F 为自由度数；n 为物体数；m 为约束方程数． 

  对整个前悬架系统的运动学分析表明：整个前悬

架系统具有 5 个自由度，分别为左右前悬架相对独立

的上下运动、左右车轮绕各自轮毂轴相对独立的转动

和共同绕主销的转向运动，满足研究前轮摆振的基本

条件． 

对研究所需的整车动力学模型，是以其刚性运动

学模型为基础，将具有弹性联结点的铰链处理为弹性

铰链(Bushing)
[4]．需要注意的是，弹性铰链定义了两

个相对运动部件之间 6 个自由度的力的关系，因此，

弹性铰链的引入会释放由刚性铰链所约束的自由度，

从而，含柔性元素的多体模型的自由度不仅包括多刚

体模型的自由度，而且还包括由于弹性铰链的引入而

释放的被约束的自由度，使前悬架系统的自由度由 5

个增加到 35 个，整车自由度为 76 个．因此模型能够

比较准确地模拟实际整车各个部件的功能情况，模型

在结构上与原车的结构比较接近，可进行摆振、整车

操纵稳定性的仿真实验． 

2 前悬架系统参数的优化 

麦弗逊悬架由于主销轴线位置在减振器与车身

连接铰链中心和下控制臂与转向节连接铰链中心的

连线上，如果悬架结构设计不当，当悬架在变形时，主

销轴线也随之改变，前轮定位参数和轮距变化量可能

很大，就会大大影响汽车产品的使用性能(如转向沉

重、摆振、轮胎偏磨等)．因此，设计时导向机构在车

轮的上下跳动过程中，应不使前轮的定位参数变化过

大，车轮与导向机构应运动协调．此外，转向机构组

成的系统是空间杆机构，当转向梯形断开点位置选择

不当时，会造成横拉杆与悬架导向机构运动不协调，

汽车行驶时会出现前轮摆振现象，破坏操纵稳定性，

加剧轮胎磨损[5]． 

2.1 参数化分析方法 

ADAMS/Insight 模块中主要是利用 DOE(Design 

of Experiments，DOE)参数化分析方法对汽车各项性

能进行优化分析．传统的 DOE 是费时费力的，使用

ADAMS 的 DOE 可以增加所得结果的可信度，并且

在获得结果的速度上比试错法或一次测试一个因子

的实验更快[6]． 

2.2 悬架优化设计方案 

  悬架优化设计的任务是，在轮跳范围内确定悬架

系统各硬点的位置坐标，使目标函数达到理想值[6]． 

这里的硬点(Hard Point)是指各零件间连接处的关键

几何定位点，确定硬点就是在 ADAMS/Car 子系统坐

标系内给出零件之间连接点的几何位置．文中主要设

计的 5 个硬点为：麦弗逊前悬架的下控制臂前点

(lca_front)、下控制臂后点(lca_rear)、下控制臂球头

销(lca_outer)、转向横拉杆内点(tierod_inner)、转向横

拉杆外点(tierod_outer)，如图 2 所示． 

 

图 2 麦弗逊悬架硬点描述 

Fig.2 Macpherson suspension hard points 

2.2.1 选择优化目标 

为了保证车辆整车稳定性，主要选择主销后倾角

(caster_angle)和前轮前束(toe_in)作为优化设计目

标，使车轮在上下跳动时，主销后倾角和前轮前束的

变化最小． 

2.2.2 建立设计变量及约束条件 

如图 2 所示，将 lca_front、lca_rear、lca_outer、

tierod_inner、tierod_outer 这 5 个坐标点的 15 个坐标

值(每个点有 X、Y、Z 三个方向坐标)作为优化设计

变量： 
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设每个坐标值的变动范围为－10～10,mm． 

2.2.3 选择实验策略 

实验策略 Fractional Factorial 使用的是 Full Fac-

torial 专门的子集，因而也被看作简化的 Factorial，它

普遍用于筛选重要变量并主要用于两水平的因素，能

够估计各因素对系统的影响．采用此实验策略，对 15

个坐标值的分析，只需进行 16 次的部分实验计算，所

得实验结果就很理想． 

2.3 悬架优化结果及仿真实验 

由 DOE 分析，得图 3 的仿真实验结果． 

 
(a) 前束 

 

(b) 主销后倾角 

图 3 目标函数的仿真优化试验 

Fig.3 Simulation experiment of objective function  

由图 3 可知，第 3次实验中的前轮前束值和主销

后倾角这两个目标函数的变化同时取较小值，满足汽

车保持操纵稳定性和减小摆振的要求，因此取目标函

数硬点 坐 标 3 3 3 3 T[ ] [ , , ]  ( 1,2,3,4,5)
i i i i
P X Y Z i= = 作 为 优 

化值． 

通过进行双侧车轮反向跳动,±,50,mm仿真实验，

得悬架优化前后运动特性，如图 4 所示．与原悬架相

比，优化后的前轮前束和主销后倾角的最大值及变化

范围都明显减小，前轮前束值的变化范围由原来的

2.16°减小到 0.68°，主销后倾角的变化范围由原来

的 0.65°减小到 0.06°，可见悬架的运动特性明显得

以改善． 

 
(a) 前束随轮跳变化 

 

(b) 主销后倾角随轮跳变化 

图 4 优化前后悬架的运动特性 

Fig.4 Comparison of movement characteristic between 

original and optimized Macpherson suspension 

3 前悬架优化设计对摆振的影响 

3.1 优化前后整车系统抗摆振性能的仿真实验 

仿真条件：汽车在空载状态下，右侧车轮轮辋上

施加 100,g 不平衡质量，计算转向齿条轴向平动加速

度的频率响应，以表征摆振的强烈程度．分析汽车转

向齿条轴向平动加速度响应随车速的变化关系，并与

原车计算结果进行对比，如图 5 所示． 

 
图 5 优化前后转向齿条轴向平动加速度响应均方根值

随车速变化 

Fig.5 Relationship of rack acceleration RMS and speed 

between original and optimized Macpherson sus-

pension 

由图 5 可知，采用优化后的悬架系统可以使整

车的高速摆振幅值明显减小，均方根降幅最大的情况

出现在车速为 120,km/h 时，此时原车的加速度均方
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根值为 2.33,m/s
2，优化后该值减小为 1.03,m/s

2，降幅

为 55.79％．因此，对悬架的部分硬点坐标进行的优

化设计减小了前轮前束值和主销后倾角的最大值，而

且使前轮定位参数在车轮上跳和下落行程内的变化

很小，从而增加了系统抵抗外界激励干扰的能力． 

摆振特性并非孤立的汽车性能，它与汽车操纵稳

定性有着密切的关系．前轮定位参数、转向系统参

数、悬架系统参数等对汽车的操纵稳定性也有很大影

响．如减小主销后倾角可以减小摆振，但是也减小了

前轮的回正力矩，使汽车失去稳态转向能力．因此，

在控制摆振的同时应综合考虑汽车操纵稳定性． 

3.2 优化前后整车操纵稳定性的仿真实验 

3.2.1 角阶跃仿真实验条件的确定 

按照国家标准 GB/T,6323.2—1994
[7]的规定，进

行角阶跃实验时，实验车速按被试汽车最高车速的

70％并四舍五入为 10 的整数倍确定，由此，确定仿真

实验车速为 130,km/h．稳态侧向加速度为 2.45,m/s
2，

起跃时间为 0.15,s，仿真记录时间为 10,s．仿真过程中

汽车前进速度的变化率不大于 5％． 

3.2.2 优化实验结果的对比 

如图 6 所示为悬架优化前后汽车横摆角速度响

应的时间历程． 

 

图 6 优化前后的汽车横摆角速度响应 

Fig.6 Relationship of yaw and time between original and 

optimized Macpherson suspension 

  根据汽车行业标准 QC/T,480—1999
[8]，按侧向加

速度为 2.45,m/s
2 时的汽车横摆角速度响应时间 t 进

行评价计分．评分按式(4)计算： 

   
J 60

60 100

40
60 ( )N t t

t t
= + × −

−
             (4) 

式中：NJ 为汽车横摆角速度响应时间的评价计分值；

t60 为汽车横摆角速度响应时间的下限值，0.2,s；t100 为

汽车横摆角速度响应时间的上限值，0.06,s；t 为当侧

向加速度值为 2.45,m/s
2 时，汽车横摆角速度响应时

间的实验值． 

  将系统优化前后的横摆角速度响应时间 0.161,s、

0.16,s 分别代入式(4)，得到系统优化前后横摆角速度

响应时间的评价计分值分别为 71.14 和 71.42． 

  由以上分析可知，优化后的汽车系统横摆角速度

的稳态及瞬态响应均得到了提高，响应时间的评价计

分值符合汽车行业标准 QC/T,480—1999 的规定，并

且理论上悬架系统还具有可以优化的空间． 

4 结 论 

采用多体系统动力学理论，利用 ADAMS/Car 建

立了具有麦弗逊前悬架系统的 76 自由度整车模型，

并利用 ADAMS/Insight 对前悬架系统参数进行了优

化设计，主要以主销后倾角和前轮前束值为优化目

标，以前悬架的部分硬点坐标为设计变量，对悬架运

动特性进行优化分析．仿真实验表明：采用优化后的

前悬架系统，可以使整车的高速摆振幅值明显减小，

而且使整车操纵稳定性也得以提高，表明对前悬架的

部分硬点坐标进行的优化，不仅减小了前轮前束值和

主销后倾角的最大值，而且使前轮定位参数在车轮上

跳和下落行程内的变化很小，从而增加了系统抵抗外

界激励干扰并保持汽车操纵稳定性的能力． 
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