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摘要　 以某款国产 ＳＵＶ 的 Ｅ 型多连杆后悬架系统为研究对象，分析其拓扑结构和运动学关系，并利用 Ａｄａｍｓ ／ Ｃａｒ
和 Ｈｙｐｅｒｍｅｓｈ 建立刚柔耦合的后悬架系统运动模型。 以车轮外倾角和外倾前束的变化量为优化目标，设置上控制臂和

前束拉杆的内外点坐标值作为设计变量，在 Ａｄａｍｓ ／ Ｉｎｓｉｇｈｔ 中进行优化设计。 通过优化前后仿真曲线对比，表明车轮外

倾角、车轮前束变化量有所减小，运动学特性得到一定的改善。 同时，在实车悬架平顺性试验中，进一步验证了仿真结果

的准确性。
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０　 引言

　 　 随着汽车智能化的普及，汽车在行驶过程中控制

过程也更加复杂，对悬架系统的舒适性及操纵稳定性

也提出了更高的要求。 Ｅ 型多连杆后悬架系统一般由

３ 个及以上的连杆或拉杆组成，可以多角度进行控制，
保证车辆正确的行驶轨迹，特别是在转弯时轮胎可以

自由偏转，始终保持轮胎与地面之间的最大接触面

积［１］，因此目前国产 ＳＵＶ 汽车后悬架系统普遍采用 Ｅ
型多连杆的悬架结构。 开发一款具备性能好、竞争力
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强的后悬架系统项目，有利于优化整车开发流程和

方法。
目前面向悬架的研究成果中，关于麦弗逊式悬架

和扭力梁悬架的研究较多，但是针对 Ｅ 型多连杆的后

悬架系统研究较少。 李琤等［２］ 针对电动汽车的常见

悬架系统，搭建了刚柔耦合的 Ａｄａｍｓ ／ Ｃａｒ 动力学模

型，开展悬架的动力学及弹性运动学分析。 叶天之

等［３］采用 Ｃａｔｉａ 对车型的多连杆后悬架建立三维实体

模型，并分析悬架中连杆的安装位置对汽车行驶平顺

性的影响程度。 黄修武［４］１３⁃１４ 建立了 ＵＧ ／ Ｍｏｔｉｏｎ 运动

学分析模型，对乘用车开展悬架的 Ｋｉｎｅｔｉｃ Ｃｏｍｐｌｉａｎｃｅ
（ＫＣ）分析，同时分析硬点坐标对 ＫＣ 特性影响的敏感

程度。 李占龙等［５］７８５⁃７９２ 借助工程车辆悬架系统，提出

模糊神经控制方法。 李鹏等［６］１１⁃１４ 对某车型五连杆式

悬架的三维模型并进行仿真试验，研究表明，精准地建

立模型，特别是引入柔性体模型之后，建立刚柔耦合的

悬架系统模型，是仿真分析的前提。 以某款国内自主

品牌 ＳＵＶ 的 Ｅ 型多连杆后悬架为研究对象，建立准确

的刚柔耦合的后悬架系统模型，并验证模型的准确性；
然后开展底盘动力学分析；再利用 Ａｄａｍｓ ／ Ｉｎｓｉｇｈｔ 对悬

架的硬点进行优化，使得悬架系统达到整体最佳的 ＫＣ
特性，以保证汽车具备良好的操纵稳定性，最终达到优

化设计的目的。

１　 建立 Ｅ 型多连杆悬架系统动力学模型

１􀆰 １　 悬架结构拓扑分析

　 　 该款 ＳＵＶ 车型的 Ｅ 型多连杆后悬架系统中，上控

制臂 ８ 的内端通过衬套连接在后副车架 ７ 上，可以简

化为万向节连接，上控制臂外端和转向节 ３ 之间也通

过衬套连接，为球铰接；下控制臂 １０ 内端通过衬套连

接在后副车架上，外端通过衬套连接在转向节上，外端

为万向节副连接，内端为球铰接；前束拉杆 ９ 内端通过

衬套连接在后副车架上，为万向节副，外端通过衬套接

连接在转向节上，为球铰接；减振器 ５ 上端通过缓冲块

和车身 １ 连接，下端也通过缓冲块和转向节连接，可简

化为上、下均为万向节副，且上下部分之间通过圆柱副

连接；弹簧 ６ 上端通过弹簧衬垫安装在车身上，下端通

过弹簧衬垫安装在下控制臂上，可以简化为上下都为

固定副；纵臂 ２ 一端通过衬套安装在车身上，为万向节

副，另一端通过两个点和转向节连接，均为固定连接，
均简化为固定副；车轮中心的轮毂 ４ 和转向节 ３ 连接，
在运动学模型中可以简化成旋转副；根据副车架安装

点建立四边形的虚拟轮廓线，并通过 ４ 个固定点和车

身之间刚性连接，两者之间的约束关系在运动学模型

中可以简化成一个固定副连接。 后悬架系统简化的运

动学模型，如图 １ 所示。

图 １　 Ｅ 型多连杆后悬架简化运动学模型

Ｆｉｇ． １　 Ｓｉｍｐｌｉｆｉｅｄ ｋｉｎｅｍａｔｉｃ ｍｏｄｅｌ ｏｆ Ｅ⁃ｔｙｐｅ ｍｕｌｔｉ⁃ｌｉｎｋ ｒｅａｒ ｓｕｓｐｅｎｓｉｏｎ

１􀆰 ２　 悬架系统硬点参数

　 　 该悬架系统连杆构件主要有上控制臂、下控制臂、
前束拉杆和纵臂［６］１１，车身构件主要有后副车架及运

动部件减振器和弹簧，因此在 Ａｄａｍｓ ／ Ｃａｒ 中，根据实

车硬点坐标，建立运动学模型，硬点坐标如表 １ 所示。

表 １　 Ｅ 型多连杆后悬架系统硬点坐标

Ｔａｂ． １　 Ｃｏｏｒｄｉｎａｔｅ ｏｆ ｈａｒｄ ｐｏｉｎｔ ｏｆ Ｅ⁃ｔｙｐｅ ｍｕｌｔｉ⁃ｌｉｎｋ
ｒｅａｒ ｓｕｓｐｅｎｓｉｏｎ ｓｙｓｔｅｍ ｍｍ

名称 Ｎａｍｅ ｘ ｙ ｚ
上控制臂内侧点

Ｕｐｐｅｒ ｃｏｎｔｒｏｌ ａｒｍ ｉｎｎｅｒ ｐｏｉｎｔ ２ ７４１􀆰 １５０ －３８９􀆰 ９４２ １１９􀆰 ６７２

上控制臂外侧点
Ｕｐｐｅｒ ｃｏｎｔｒｏｌ ａｒｍ ｏｕｔｅｒ ｐｏｉｎｔ ２ ７４４􀆰 ０１７ －６９３􀆰 ８６２ ８４􀆰 １４０

下控制臂内侧点
Ｌｏｗｅｒ ｃｏｎｔｒｏｌ ａｒｍ ｉｎｎｅｒ ｐｏｉｎｔ ２ ９５６􀆰 ４６０ １２２􀆰 ０６２ －５６􀆰 ９８６

下控制臂外侧点
Ｌｏｗｅｒ ｃｏｎｔｒｏｌ ａｒｍ ｏｕｔｅｒ ｐｏｉｎｔ ２ ８６９􀆰 ７５７ －７０２􀆰 ４０９ －１１８􀆰 １９９

前束拉杆内侧点
Ｆｒｏｎｔ ｔｉｅ ｒｏｄ ｉｎｎｅｒ ｐｏｉｎｔ ２ ７１２􀆰 ２７２ －４１０􀆰 ２２２ －５７􀆰 ２７８

前束拉杆外侧点
Ｆｒｏｎｔ ｔｉｅ ｒｏｄ ｏｕｔｅｒ ｐｏｉｎｔ ２ ７２０􀆰 ２６８ －７０２􀆰 ５０５ －１１４􀆰 ６４６

后副车架前连接点
Ｒｅａｒ ｓｕｂｆｒａｍｅ ｆｒｏｎｔ ｃｏｎｎｅｃｔｉｏｎ ｐｏｉｎｔ ２ ６６５􀆰 ０００ －４９９􀆰 １５０ ２７􀆰 ８４０

后副车架后连接点
Ｒｅａｒ ｓｕｂｆｒａｍｅ ｒｅａｒ ｃｏｎｎｅｃｔｉｏｎ ｐｏｉｎｔ ３ １０１􀆰 ０００ －４９２􀆰 １５０ ５３􀆰 ８４０

纵臂连接车身点
Ｃｏｎｎｅｃｉｔｏｎ ｐｏｉｎｔ ｏｆ

ｌｏｎｇｉｔｕｄｉｎａｌ ａｒｍ ｔｏ ｖｅｈｉｃｌｅ ｂｏｄｙ
２ ３０９􀆰 ８７０ －６０９􀆰 ４８１ －４􀆰 ０１２

纵臂连转向节点 １
Ｌｏｎｇｉｔｕｄｉｎａｌ ａｒｍ ｃｏｎｎｅｃｔｉｏｎ

ｋｎｕｃｋｌｅ ｐｏｉｎｔ １
２ ６５１􀆰 ９１５ －６０５􀆰 ４１９ －５３􀆰 ９５６

纵臂连转向节点 ２
Ｌｏｎｇｉｔｕｄｉａｎｌ ａｒｍ ｃｏｎｎｅｃｔｉｏｎ

ｋｎｕｃｋｌｅ ｐｏｉｎｔ ２
２ ６５８􀆰 ８４４ －５９９􀆰 ９２９ －１４０􀆰 ３９２

轮毂中心点
Ｈｕｂ ｃｅｎｔｅｒ ｐｏｉｎｔ ２ ７９９􀆰 ６８１ －７６４􀆰 ７３６ －６􀆰 ２６５

减振器连车身点
Ｓｈｏｃｋ ａｂｓｏｒｂｅｒ ｃｏｎｎｅｃｔｉｏｎ

ｖｅｈｉｃｌｅ ｂｏｄｙ ｐｏｉｎｔ
２ ７４２􀆰 ３６１ －５５６􀆰 ８３６ ４５７􀆰 ６２９

减振器连转向节点
Ｓｈｏｃｋ ａｂｓｏｒｂｅｒ ｃｏｎｎｅｃｔｉｏｎ

ｋｎｕｃｋｌｅ ｐｏｉｎｔ
２ ８７７􀆰 ６８８ －６２５􀆰 ４３４ －３３􀆰 ６８１

弹簧连车身点
Ｓｒｐｉｎｇ ｃｏｎｎｅｃｔｉｏｎ
ｖｅｈｉｃｌｅ ｂｏｄｙ ｐｏｉｎｔ

２ ９０３􀆰 ９００ －４８９􀆰 １５０ ７７􀆰 ４３３

弹簧连下控制臂点
Ｓｐｒｉｎｇ ｃｏｎｎｅｃｔｉｏｎ ｌｏｗｅｒ

ｃｏｎｔｒｏｌ ａｒｍ ｐｏｉｎｔ
２ ８９９􀆰 ４９３ －４９２􀆰 ０２４ －１３３􀆰 ２３６



　１１２２　 机　 　 械　 　 强　 　 度 ２０２４ 年　

主要零部件的质量和数量如表 ２ 所示。

表 ２　 后悬架系统主要零部件的质量和数量

Ｔａｂ． ２　 Ｍａｓｓ ａｎｄ ｑｕａｎｔｉｔｙ ｏｆ ｍａｉｎ ｃｏｍｐｏｎｅｎｔｓ ｏｆ ｒｅａｒ ｓｕｓｐｅｎｓｉｏｎ ｓｙｓｔｅｍ

名称
Ｎａｍｅ

数量
Ｑｕａｎｔｉｔｙ

质量
Ｍａｓｓ ／ ｋｇ

上控制臂 Ｕｐｐｅｒ ｃｏｎｔｒｏｌ ａｒｍ ２ ２􀆰 ０
下控制臂 Ｌｏｗｅｒ ｃｏｎｔｒｏｌ ａｒｍ ２ ５􀆰 ５

前束拉杆 Ｆｒｏｎｔ ｔｉｅ ｒｏｄ ２ １􀆰 ５
后副车架 Ｒｅａｒ ｓｕｂｆｒａｍｅ １ ２５􀆰 ０
纵臂 Ｌｏｎｇｉｔｕｄｉｎａｌ ａｒｍ ２ ３􀆰 ８

轮毂 Ｈｕｂ ２ ０􀆰 ５
转向节 Ｋｎｕｃｋｌｅ ２ ２５􀆰 ０

减振器 Ｓｈｏｃｋ ａｂｓｏｒｂｅｒ ２ ４􀆰 ５
螺旋弹簧 Ｃｏｉｌ ｓｐｒｉｎｇ ２ ３􀆰 １

１􀆰 ３　 悬架系统动力学分析

　 　 建模之后，需要对衬套、刚性连接进行计算，以保

证仿真能顺利进行。 在悬架系统的单边结构中，运动

件为车身、后副车架、上控制臂、下控制臂、前束拉杆、
纵臂、转向节、减振器上部、减振器下部、弹簧上端、弹
簧下端、轮毂，共 １２ 个，连接关系如表 ３ 所示。

根据自由度计算式：

Ｎ ＝ ６ｎ － ∑Ｋ （１）

式中， ｎ 为产生相对运动的部件的数量；∑Ｋ 为系统中

约束自由度之和［７］。 根据表 ２ 可以计算，Ｎ ＝ （６ × １２） －
［（５ × ６） ＋ （１ × ５） ＋ （７ × ４） ＋ （３ × ３）］ ＝ ０，也就是系

统的自由度为 ０，即简化的悬架为过约束系统。 因此，在
仿真中需要在纵臂和车身连接处释放 Ｚ 方向的自由度，
即允许两个部件之间存在 Ｚ 轴方向上的上下跳动，来描

述路面冲击，也是符合汽车运行实际工况的。

２　 Ｅ 型多连杆悬架系统动力学模型验证

２􀆰 １　 后悬架装配体模型的建立

　 　 为了更精准地开展仿真分析，在处理后稳定杆系

统时，建立稳定杆和小连接杆的 Ｈｙｐｅｒｍｅｓｈ 三维数模，
开展有限元分析处理，再将生成的柔性体 ＭＮＦ 文件导

入 Ａｄａｍｓ ／ Ｃａｒ 软件中［８］，形成刚柔耦合的 Ｅ 型多连杆

后悬架系统模型，然后将两者与试验台系统装配在一

起，得到 Ｅ 型多连杆悬架系统仿真模型，如图 ２ 所示。
整车参数和部件质量会影响到仿真的精度，因此

在模型中需要准确输入实车参数，如表 ４ 所示。
２􀆰 ２　 模型验证

　 　 通过对建立的后悬架系统模型输入最大车轮转向

角度（－５０° ～ ５０°） ［５］１４⁃１８，得到外倾角和前束角的变化

关系曲线，和实车测试的外倾角、前束角进行对比（图
３、图 ４），由于模型使用的是柔性体的稳定杆系统，同
时也在衬套的属性文件中，根据实车录入了相应衬套

的刚度值，仿真数据和实测数据较为接近。 仿真试验

和实车试验的结果对比表明，后悬架模型准确，可以继

续进行后续分析。

图 ２　 Ｅ 型多连杆后悬架的运动学模型
Ｆｉｇ． ２　 Ｋｉｎｅｍａｔｉｃ ｍｏｄｅｌ ｏｆ Ｅ⁃ｔｙｐｅ ｍｕｌｔｉ⁃ｌｉｎｋ ｒｅａｒ ｓｕｓｐｅｎｓｉｏｎ

表 ３　 构件之间的运动关系

Ｔａｂ． ３　 Ｍｏｔｉｏｎ ｒｅｌａｔｉｏｎ ｂｅｔｗｅｅｎ ｃｏｍｐｏｎｅｎｔｓ

连接构件 １
Ｃｏｎｎｅｃｔｉｎｇ
ｍｅｍｂｅｒ １

连接构件 ２
Ｃｏｎｎｅｃｔｉｎｇ
ｍｅｍｂｅｒ ２

运动副
Ｍｏｔｉｏｎ ｐａｉｒ

约束自由度
Ｃｏｎｓｔｒａｉｎｅｄ
ｄｅｇｒｅｅｓ ｏｆ
ｆｒｅｅｄｏｍ

上控制臂
Ｕｐｐｅｒ ｃｏｎｔｒｏｌ ａｒｍ

后副车架
Ｒｅａｒ ｓｕｂｆｒａｍｅ

万向节副
Ｕｎｉｖｅｒｓａｌ ｊｏｉｎｔ ｐａｉｒ ４

上控制臂
Ｕｐｐｅｒ ｃｏｎｔｒｏｌ ａｒｍ

转向节
Ｋｎｕｃｋｌｅ

球铰接
Ｓｐｈｅｒｉｃａｌ ｊｏｉｎｔ ３

下控制臂
Ｌｏｗｅｒ ｃｏｎｔｒｏｌ ａｒｍ

后副车架
Ｒｅａｒ ｓｕｂｆｒａｍｅ

万向节副
Ｕｎｉｖｅｒｓａｌ
ｊｏｉｎｔ ｐａｉｒ

４

下控制臂
Ｌｏｗｅｒ ｃｏｎｔｒｏｌ ａｒｍ

转向节
Ｋｎｕｃｋｌｅ

球铰接
Ｓｐｈｅｒｉｃａｌ ｊｏｉｎｔ ３

前束连杆
Ｆｒｏｎｔ ｔｉｅ ｒｏｄ

后副车架
Ｒｅａｒ ｓｕｂｆｒａｍｅ

万向节副
Ｕｎｉｖｅｒｓａｌ
ｊｏｉｎｔ ｐａｉｒ

４

前束连杆
Ｆｒｏｎｔ ｔｉｅ ｒｏｄ

转向节
Ｋｎｕｃｋｌｅ

球铰接
Ｓｐｈｅｒｉｃａｌ ｊｏｉｎｔ ３

后副车架
Ｒｅａｒ ｓｕｂｆｒａｍｅ

车身
Ｂｏｄｙ

固定副
Ｆｉｘｅｄ ｐａｉｒ ６

减振器上部
Ｓｈｏｃｋ ａｂｓｏｒｂｅｒ ｕｐｐｅｒ

车身
Ｂｏｄｙ

万向节副
Ｕｎｉｖｅｒｓａｌ ｊｏｉｎｔ ｐａｉｒ ４

减振器下部
Ｓｈｏｃｋ ａｂｓｏｒｂｅｒ ｌｏｗｅｒ

转向节
Ｋｎｕｃｋｌｅ

万向节副
Ｕｎｉｖｅｒｓａｌ ｊｏｉｎｔ ｐａｉｒ ４

弹簧上端
Ｓｒｐｉｎｇ ｕｐｐｅｒ

车身
Ｂｏｄｙ

固定副
Ｆｉｘｅｄ ｐａｉｒ ６

弹簧下端
Ｓｒｐｉｎｇ ｌｏｗｅｒ

下控制臂
Ｌｏｗｅｒ ｃｏｎｔｒｏｌ ａｒｍ

固定副
Ｆｉｘｅｄ ｐａｉｒ ６

纵臂 １ 点
Ｌｏｎｇｉｔｕｄｉｎａｌ ａｒｍ １

转向节
Ｋｎｕｃｋｌｅ

固定副
Ｆｉｘｅｄ ｐａｉｒ ６

纵臂 ２ 点
Ｌｏｎｇｉｔｕｄｉｎａｌ ａｒｍ ２

转向节
Ｋｎｕｃｋｌｅ

固定副
Ｆｉｘｅｄ ｐａｉｒ ６

纵臂
Ｌｏｎｇｉｔｕｄｉｎａｌ ａｒｍ

车身
Ｂｏｄｙ

万向节副
Ｕｎｉｖｅｒｓａｌ
ｊｏｉｎｔ ｐａｉｒ

４

减振器上部
Ｓｈｏｃｋ ａｂｓｏｒｂｅｒ

ｕｐｐｅｒ

减振器下部
Ｓｈｏｃｋ ａｂｓｏｒｂｅｒ

ｌｏｗｅｒ

圆柱副
Ｃｙｌｉｎｄｒｉｃａｌ ｐａｉｒ ４

转向节
Ｋｎｕｃｋｌｅ

轮毂
Ｈｕｂ

旋转副
Ｒｅｖｏｌｕｔｅ ｐａｉｒ ５
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表 ４　 车型主要参数（整备状态）
Ｔａｂ． ４　 Ｍａｉｎ ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ ｏｆ ｖｅｈｉｃｌｅ ｔｙｐｅ （ｓｅｒｖｉｃｉｎｇ ｓｔａｔｕｓ）

参数
Ｐａｒａｍｅｔｅｒ

单位
Ｕｎｉｔ

数值
Ｖａｌｕｅ

轴距
Ｗｈｅｅｌｂａｓｅ ｍｍ ２ ６９３􀆰 ０

整备质量
Ｃｕｒｂ ｍａｓｓ ｋｇ １ １９５􀆰 ０

质心高度
Ｈｅｉｇｈｔ ｏｆ ｍａｓｓ ｃｅｎｔｅｒ ｍｍ ５９０􀆰 ０

前轴载荷 ／ 后轴载荷
Ｆｒｏｎｔ ａｘｌｅ ｌｏａｄ ／ ｒｅａｒ ａｘｌｅ ｌｏａｄ — ６８４ ／ ５１１

驱动率（前轮）
Ｄｒｉｖｅ ｒａｔｅ （ ｆｒｏｎｔ ｗｈｅｅｌ） ％ １００

制动率（前轮）
Ｂｒａｋｉｎｇ ｒａｔｅ （ ｆｒｏｎｔ ｗｈｅｅｌ） ％ ７４

轮胎型号
Ｔｉｒｅ ｔｙｐｅ — １７５ ／ ７０ Ｒ１４

轮胎垂向刚度
Ｔｉｒｅ ｖｅｒｔｉｃａｌ ｓｔｉｆｆｎｅｓｓ Ｎ ／ ｍｍ ２１０

车轮外倾角
Ｗｈｅｅｌ ｃａｍｂｅｒ ａｎｇｌｅ （°） －１􀆰 ５

车轮前束角
Ｗｈｅｅｌ ｔｏｅ ａｎｇｌｅ （°） ０􀆰 ５

图 ３　 仿真和试验数据对比分析

Ｆｉｇ． ３　 Ｃｏｍｐａｒａｔｉｖｅ ａｎａｌｙｓｉｓ ｏｆ ｓｉｍｕｌａｔｉｏｎ ｄａｔａ ａｎｄ ｔｅｓｔ ｄａｔａ

３　 悬架 ＫＣ 特性分析

３􀆰 １　 仿真试验设计

　 　 选取 Ａｄａｍｓ ／ Ｃａｒ 中的平行轮跳 Ｐａｒａｌｌｅｌ Ｔｒａｖｅｌ 试
验，步数设为 １００，仿真类型为 ｉｎｔｅｒａｃｔｉｖｅ，试验的上跳

行程为 １００ ｍｍ，下跳形成为－１００ ｍｍ，具体工况设置

如表 ５ 所示。

图 ４　 后悬架系统运动仿真跳动瞬态

Ｆｉｇ． ４　 Ｒｅａｒ ｓｕｓｐｅｎｓｉｏｎ ｓｙｓｔｅｍ ｒｕｎｏｕｔ ｔｒａｎｓｉｅｎｔ ｓｉｍｕｌａｔｉｏｎ

表 ５　 平行轮跳动仿真分析参数

Ｔａｂ． ５　 Ｐａｒａｌｌｅｌ ｗｈｅｅｌ ｊｕｍｐ ｓｉｍｕｌａｔｉｏｎ ａｎａｌｙｓｉｓ ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ
设置项
Ｐｒｏｊｅｃｔ

参数值
Ｐａｒａｍｅｔｅｒ ｖａｌｕｅ

步数 Ｎｕｍｂｅｒ ｏｆ ｓｔｅｐｓ １００

仿真类型 Ｍｏｄｅ ｏｆ ｓｉｍｕｌａｔｉｏｎ
运动学特性
Ｋｉｎｅｍａｔｉｃｓ

ｃｈａｒａｃｔｅｒｉｓｔｉｃｓ
上跳行程 Ｊｕｍｐ ｕｐ ｔｒａｖｅｌ １００

下跳行程 Ｊｕｍｐ ｄｏｗｎ ｔｒａｖｅｌ －１００
定位方式 Ｌｏｃａｔｉｏｎ ｍｏｄｅ 绝对定位 Ａｂｓｏｌｕｔｅ ｌｏｃａｔｉｏｎ

３􀆰 ２　 悬架运动特性分析

　 　 后悬架系统和前悬架系统不同，影响其振动特性

的主要参数有车轮外倾角和车轮前束。 先在后处理界

面出入这两者随轮跳的变化曲线，再创建后悬架系统

的优化目标，最后输出仿真数据和优化前的数值结果

进行对比，分析优化设计的效果。
操纵稳定性的变化和轮胎磨损会引起车轮外倾角

的变化［４］１３⁃１４。 一般来说，悬架设计要求外倾角不宜太

大，轮跳每变化 １ ｉｎ，即 ２５􀆰 ４ ｍｍ，前束角变化应在

－０􀆰 ４° ～ －０􀆰 ６°，且后悬架外倾角变化量为负值。 图 ５
所示为车轮外倾角在轮跳范围－１００ ～ １００ ｍｍ 内的变

化曲 线。 该 款 车 型 的 后 悬 架 中， 车 轮 外 倾 角 从

－１􀆰 １２５ ４°平滑过渡到－１􀆰 ５８０ ２°，基本符合设计要求。
车轮前束和车轮外倾角是一起发挥作用的，保证

汽车的轮胎时刻和地面之间为纯滚动接触。 一般来
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图 ５　 车轮外倾角对车轮跳动的变化曲线

Ｆｉｇ． ５　 Ｗｈｅｅｌ ｃａｍｂｅｒ ａｎｇｌｅ ｃｕｒｖｅ ｗｉｔｈ ｗｈｅｅｌｓ ｒｕｎｏｕｔ

说，轮跳每变化 １ ｉｎ （ ２５􀆰 ４ ｍｍ） 前束角变化应在

０􀆰 １° ～０􀆰 ２°，设计中希望后悬架前束角的变化量为正

值，这样将会有利于增加不足转向特性。 本车型前束

角随车轮轮跳范围－１００ ～ １００ ｍｍ 内，其变化范围为

－０􀆰 １２２ ６° ～１􀆰 １２１ ８°，如图 ６ 所示。 前束角基本符合

设计要求，可进一步优化。

图 ６　 车轮前束角随车轮跳动的变化曲线

Ｆｉｇ． ６　 Ｗｈｅｅｌ ｔｏｅ ａｎｇｌｅ ｃｕｒｖｅ ｗｉｔｈ ｗｈｅｅｌｓ ｒｕｎｏｕｔ

４　 悬架的优化设计

４􀆰 １　 优化方法的选择和优化目标的确定

　 　 使用 Ａｄａｍｓ ／ Ｉｎｓｉｇｈｔ 模块，对 Ｅ 型多连杆后悬架进

行优化设计［９］。 方案是调整悬架硬点坐标来达到优

化悬架 ＫＣ 特性的目的。
在后悬架系统中，从对 ＫＣ 特性影响最大的角度，

选取车轮在跳动过程中，车轮外倾角、车轮前束的变化

量的最小值为优化目标。 优化过程中，悬架的垂向刚

度、扛抬头率也会发生变化，因此要观察优化后的各参

数是否仍然都在合理的变化范围内。
４􀆰 ２　 设计变量的选择和目标函数的建立

　 　 采用 ＤＯＥ Ｓｃｒｅｅｎｉｎｇ 筛选方法，设置的响应目标为

平行轮跳工况下左边车轮的车轮外倾角（Ｃａｍｂｅｒ）和车

轮前束（Ｔｏｅ）的变化量。 初步选取上控制臂外点（ｈｐｌ＿
ｕｐｐｅｒ＿ ａｒｍ ＿ ｏｕｔｅｒ）、上控制臂内点 （ ｈｐｌ ＿ ｕｐｐｅｒ ＿ ａｒｍ ＿
ｉｎｎｅｒ）、前束拉杆外点（ｈｐｌ＿ｔｉｅｒｏｄ＿ｏｕｔｅｒ）、前束拉杆内点

（ｈｐｌ＿ｔｉｅｒｏｄ＿ｉｎｎｅｒ）的坐标值作为设计变量。 各设计变

量的变化范围设为 ± ５ ｍｍ，４ 个硬点在 ｘ、ｙ、ｚ 三个方

向上共 １２ 个坐标值，如图 ７ 所示。 试验策略设为

Ｆｒａｃｔｉｏｎａｌ Ｆａｃｔｏｒｉａｌ，优化设计参数如图 ８ 所示。

图 ７　 设计变量的选取

Ｆｉｇ． ７　 Ｓｅｌｅｃｔｉｏｎ ｏｆ ｄｅｓｉｇｎ ｖａｒｉａｂｌｅｓ

图 ８　 设计参数

Ｆｉｇ． ８　 Ｄｅｓｉｇｎ ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ

根据位置参数作为控制变量，再通过设计参数的

选择，可以迭代计算出最优解。 根据多次调试，以达到

两个目标值的共同最优解，其坐标数值如表 ６ 所示。

表 ６　 主要硬点坐标优化前后对比

Ｔａｂ． ６　 Ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎ ｏｆ ｍａｉｎ ｈａｒｄ ｐｏｉｎｔ ｃｏｏｒｄｉｎａｔｅｓ ｂｅｆｏｒｅ
ａｎｄ ａｆｔｅｒ ｏｐｔｉｍｉｚａｔｉｏｎ

悬架参数
Ｓｕｓｐｅｎｓｉｏｎ
ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ

硬点参数
Ｈａｒｄ ｐｏｉｎｔ
ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ

初始坐标
Ｉｎｉｔｉａｌ

ｃｏｏｒｄｉｎａｔｅｓ

优化坐标
Ｏｐｔｉｍｉｚｅ

ｃｏｏｒｄｉｎａｔｅｓ

上控制臂外点
Ｏｕｔｅｒ ｐｏｉｎｔ ｏｆ ｕｐｐｅｒ

ｃｏｎｔｒｏｌ ａｒｍ

ｈｐｌ＿ｕｐｐｅｒ＿ａｒｍ＿ｏｕｔｅｒ． ｘ ２ ７４４􀆰 ０１７ ２ ７４５􀆰 ５１７
ｈｐｌ＿ｕｐｐｅｒ＿ａｒｍ＿ｏｕｔｅｒ． ｙ －６９３􀆰 ８６２ －６９１􀆰 ３６２
ｈｐｌ＿ｕｐｐｅｒ＿ａｒｍ＿ｏｕｔｅｒ． ｚ ８４􀆰 １４０ ８２􀆰 １４０

上控制臂内点
Ｉｎｎｅｒ ｐｏｉｎｔ ｏｆ ｕｐｐｅｒ

ｃｏｎｔｒｏｌ ａｒｍ

ｈｐｌ＿ｕｐｐｅｒ＿ａｒｍ＿ｉｎｎｅｒ． ｘ ２ ７４１􀆰 １５０ ２ ７４１􀆰 ６５０
ｈｐｌ＿ｕｐｐｅｒ＿ａｒｍ＿ｉｎｎｅｒ． ｙ －３８９􀆰 ９４２ －３８７􀆰 ４４２
ｈｐｌ＿ｕｐｐｅｒ＿ａｒｍ＿ｉｎｎｅｒ． ｚ １１９􀆰 ６７２ １１７􀆰 ６７２

前束拉杆外点
Ｏｕｔｅｒ ｐｏｉｎｔ ｏｆ
ｆｒｏｎｔ ｔｉｅ ｒｏｄ

ｈｐｌ＿ｔｉｅｒｏｄ＿ｏｕｔｅｒ． ｘ ２ ７２０􀆰 ２６８ ２ ７２０􀆰 ２６８
ｈｐｌ＿ｔｉｅｒｏｄ＿ｏｕｔｅｒ． ｙ －７０２􀆰 ５０５ －７０２􀆰 ００５
ｈｐｌ＿ｔｉｅｒｏｄ＿ｏｕｔｅｒ． ｚ －１１４􀆰 ４６４ －１１５􀆰 ６４６

前束拉杆内点
Ｉｎｎｅｒ ｐｏｉｎｔ ｏｆ
ｆｒｏｎｔ ｔｉｅ ｒｏｄ

ｈｐｌ＿ｔｉｅｒｏｄ＿ ｉｎｎｅｒ． ｘ ２ ７１２􀆰 ２１２ ２ ７１２􀆰 ２７２
ｈｐｌ＿ｔｉｅｒｏｄ＿ ｉｎｎｅｒ． ｙ －４１０􀆰 ２２２ －４０８􀆰 ７２２
ｈｐｌ＿ｔｉｅｒｏｄ＿ ｉｎｎｅｒ． ｚ －５７􀆰 ２９８ －５８􀆰 ２７８
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４􀆰 ３　 优化设计结果分析

　 　 根据优化后的硬点参数，调整后悬架系统的 ｔｐｌ 模
型后再次组装成 ｓｕｂ 文件，最后和试验台组合成 ａｓｙ
模型后，开展双轮同向激振试验。 整车参数和试验参

数不变，对比分析优化前和优化后的数据。
分析车辆的垂向刚度随车轮跳动的变化关系，优

化设计前后数值如图 ９ 所示。

图 ９　 垂向刚度随车轮跳动曲线

Ｆｉｇ． ９　 Ｖｅｒｔｉｃａｌ ｓｔｉｆｆｎｅｓｓ ｃｕｒｖｅ ｗｉｔｈ ｗｈｅｅｌｓ ｒｕｎｏｕｔ

在静平衡位置的后悬架的垂向刚度优化前后的数

值基本一致，为 １９􀆰 ８７ Ｎ ／ ｍｍ，此时车身后偏频为

１􀆰 ５０ Ｈｚ。 随着车轮的上下跳动限位块分别发生作用，
垂向刚度将会增大，说明后悬架部分硬点的调整对车

辆整体垂向刚度没有负面影响。
分析后悬架车轮外倾角随车轮跳动的变化关系，

优化设计前后数值对比如图 １０ 所示。

图 １０　 车轮外倾角随车轮跳动曲线

Ｆｉｇ． １０　 Ｗｈｅｅｌ ｃａｍｂｅｒ ａｎｇｌｅ ｃｕｒｖｅ ｗｉｔｈ ｗｈｅｅｌｓ ｒｕｎｏｕｔ

静平衡位置时，优化后车轮外倾角对应的值为

－１􀆰 ５００ ３°，和优化前静平衡位置外倾角数值基本一

致，即调整悬架关键硬点后车轮外倾角基本不变；车轮

外倾角在整个轮跳范围的－１００ ～１００ ｍｍ，车轮外倾角

从 － １􀆰 １２５ ４° ～ － １􀆰 ５７５ ５° 优 化 为 － １􀆰 １５０ ０° ～
－１􀆰 ５７５ ５°，振动幅度减少 ５􀆰 ４７％；同时，由图 １０ 可以

看出，后悬架整备状态车轮跳动－２５􀆰 ４ ～ ２５􀆰 ４ ｍｍ，可
理解为 ２ ｉｎ，车轮外倾角变化为 ０􀆰 １°，符合设计要求。

分析后悬架车轮前束随车轮跳动的变化关系，优
化设计前后数值对比如图 １１ 所示。

静平衡位置时，优化设计前车轮前束的数值为

０􀆰 ５００ ０°，优化设计后车轮前束对应的值基本不变。
车轮前束在整个轮跳范围的－１００ ～ １００ ｍｍ，车轮外倾

图 １１　 车轮前束角随车轮跳动曲线

Ｆｉｇ． １１　 Ｗｈｅｅｌ ｔｏｅ ａｎｇｌｅ ｃｕｒｖｅ ｗｉｔｈ ｗｈｅｅｌｓ ｒｕｎｏｕｔ

角从 － ０􀆰 １２２ ６° ～ １􀆰 １２１ ８° 优 化 为 － ０􀆰 ０５８ ６° ～
１􀆰 １２０ ４°，振动幅度减少 ５􀆰 ２６％；同时，由图 １１ 可以看

出，优化设计后，后悬架车轮跳动－２５􀆰 ４ ～ ２５􀆰 ４ ｍｍ（相
当于 ２ ｉｎ），对应前束角变化为 ０􀆰 ３２°，满足设计要求。

由于侧倾中心高度会影响到左右轴荷的转移，所
以除了上述数值，还要分析关键硬点改变，后悬架侧倾

中心随车轮跳动的变化关系，优化设计前后数值对比

如图 １２ 所示。

图 １２　 车轮侧倾中心随车轮跳动曲线

Ｆｉｇ． １２　 Ｗｈｅｅｌ ｒｏｌｌ ｃｅｎｔｅｒ ｃｕｒｖｅ ｗｉｔｈ ｗｈｅｅｌｓ ｒｕｎｏｕｔ

静 平 衡 位 置 时， 优 化 后 侧 倾 中 心 高 度 为

３８􀆰 ７２５ ０ ｍｍ，和优化前侧倾中心高度 ４２􀆰 ４８３ ３ ｍｍ 相

比，略有下降，即车辆跳动时轮距变化会趋于减小，有
利于降低轮胎磨损。

分析后悬架抗抬头率随车轮跳动的变化关系，优
化设计前后数值对比如图 １３ 所示。

图 １３　 抗抬头率随车轮跳动曲线

Ｆｉｇ． １３　 Ａｎｔｉ⁃ｈｅａｄ ｒａｔｅ ｃｕｒｖｅ ｗｉｔｈ ｗｈｅｅｌｓ ｒｕｎｏｕｔ

静平衡位置时，优化前的抗抬头率为 １５３％，优化

后抗抬头率对应的值下降到 １１２􀆰 ７％。 一般来说，后
悬架的抗抬头率应保持在 ３０％ ～ ５０％［１０］，根据不同车
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型，ＳＵＶ 车型可以在 ６０％ ～８０％，应结合整车性能试验

进一步优化调整。

５　 整车 ＫＣ 试验

　 　 利用试验中心的 ＫＣ 试验台，如图 １４ 所示，对本

款车同步开展 ＫＣ 试验，记录试验数值并开展对比分

析，数据如表 ７ 所示。
结果显示，软件仿真数据和整车试验数据基本一

致，主要性能参数分析如下：
１）外倾角随车轮上跳呈减小的趋势，这样有利于

转向时外侧车轮垂直于地面，增大转向时的轮胎接地

面积。

图 １４　 试验中心 ＫＣ 试验台

Ｆｉｇ． １４　 ＫＣ ｔｅｓｔ ｓｔａｎｄ ｉｎ ｔｅｓｔ ｃｅｎｔｅｒ

　 　 ２）前束角随车轮上跳趋于增大，变化趋势有利于

增加转向时的不足转向度。
３）在空载到满载的主要工作区，后悬架轮距的变

化很小，这一点有利于减少轮胎的磨损。
４）整备状态下，后悬架的侧倾角刚度为 １ １２０ Ｎ·ｍ／ （°）；

制动力作用下，后悬架纵向刚度为 ２６３ Ｎ ／ ｍｍ；侧向力

作用下，后悬架侧向刚度为 ２ ５８５ Ｎ·ｍｍ。这两个方向

上后悬架的刚度都比较适中。

表 ７　 后悬架系统顺从性分析性能

Ｔａｂ． ７　 Ｒｅａｒ ｓｕｓｐｅｎｓｉｏｎ ｓｙｓｔｅｍ ｃｏｍｐｌｉａｎｃｅ ａｎａｌｙｓｉｓ ｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅ

总项目
Ｔｏｔａｌ ｐｒｏｊｅｃｔ

分项目
Ｓｕｂ⁃ｐｒｏｊｅｃｔ

单位
Ｕｎｉｔ

左轮仿真
Ｌｅｆｔ ｗｈｅｅｌ
ｓｉｍｕｌａｔｉｏｎ

左轮试验
Ｌｅｆｔ ｗｈｅｅｌ

ｔｅｓｔ

制动工况
顺从性

Ｂｒａｋｅ ｃｏｎｄｉｔｉｏｎ
ｃｏｍｐｌｉａｎｃｅ

车轮前束角
Ｗｈｅｅｌ ｔｏｅ ａｎｇｌｅ （°） ／ ｋＮ ０􀆰 ０５４ ４ ０􀆰 ０５３ ６

车轮外倾角
Ｗｈｅｅｌ ｃａｍｂｅｒ ａｎｇｌｅ （°） ／ ｋＮ ０􀆰 ０１６ ５ ０􀆰 ０１５ ８

轮心刚度
Ｗｈｅｅｌ ｃｅｎｔｅｒ

ｓｔｉｆｆｎｅｓｓ
Ｎ ／ ｍｍ ２６３􀆰 ８５０ ２５９􀆰 ４３０

抗抬头率
Ａｎｔｉ⁃ｈｅａｄ ｒａｔｅ ％ １５３􀆰 ０００ ０ １１２􀆰 ７００ ０

侧向力工况
（同向激振）
Ｌａｔｅｒａｌ ｆｏｒｃｅ
ｃｏｎｄｉｔｉｏｎ
（ｐａｒａｌｌｅｌ
ｅｘｃｉｔａｔｉｏｎ）

车轮前束角
Ｗｈｅｅｌ ｔｏｅ ａｎｇｌｅ （°） ／ ｋＮ －０􀆰 ０００ ４ －０􀆰 ０００ ４

车轮外倾角
Ｗｈｅｅｌ ｃａｍｂｅｒ

ａｎｇｌｅ
（°） ／ ｋＮ －０􀆰 ０７１ ０ －０􀆰 ０６９ ０

轮心刚度
Ｗｈｅｅｌ ｃｅｎｔｅｒ

ｓｔｉｆｆｎｅｓｓ
Ｎ ／ ｍｍ ２ ５８５􀆰 ０００ ０ ２ ５７２􀆰 ０００ ０

侧倾中心高度
Ｒｏｌｌ ｃｅｎｔｅｒ

ｈｅｉｇｈｔ
ｍｍ ４１􀆰 ８００ ０ ４１􀆰 ６５０ ０

侧向力工况
（反向激振）
Ｌａｔｅｒａｌ ｆｏｒｃｅ
ｃｏｎｄｉｔｉｏｎ
（ｏｐｐｏｓｅｄ
ｅｘｃｉｔａｔｉｏｎ）

车轮前束角
Ｗｈｅｅｌ ｔｏｅ ａｎｇｌｅ （°） ／ ｋＮ ０􀆰 ０００ ５ ０􀆰 ０００ ５

车轮外倾角
Ｗｈｅｅｌ ｃａｍｂｅｒ ａｎｇｌｅ （°） ／ ｋＮ ０􀆰 ０００ １ ０􀆰 ０００ １

回正力矩工况
Ａｌｉｇｎｉｎｇ
ｔｏｒｑｕｅ

ｃｏｎｄｉｔｉｏｎ

车轮前束角
Ｗｈｅｅｌ ｔｏｅ ａｎｇｌｅ

（°） ／
（１０２ Ｎ·ｍ）

－０􀆰 ００３ ５ －０􀆰 ００３ ４

车轮外倾角
Ｗｈｅｅｌ ｃａｍｂｅｒ ａｎｇｌｅ

（°） ／
（１０２ Ｎ·ｍ） ０􀆰 ０００ ６ ０􀆰 ０００ ６

总项目
Ｔｏｔａｌ ｐｒｏｊｅｃｔ

分项目
Ｓｕｂ⁃ｐｒｏｊｅｃｔ

单位
Ｕｎｉｔ

右轮仿真
Ｒｉｇｈｔ ｗｈｅｅｌ
ｓｉｍｕｌａｔｉｏｎ

右轮试验
Ｒｉｇｈｔ ｗｈｅｅｌ

ｔｅｓｔ

制动工况
顺从性

Ｂｒａｋｅ ｃｏｎｄｉｔｉｏｎ
ｃｏｍｐｌｉａｎｃｅ

车轮前束角
Ｗｈｅｅｌ ｔｏｅ ａｎｇｌｅ （°） ／ ｋＮ ０􀆰 ０５４ ４ ０􀆰 ０５３ ６

车轮外倾角
Ｗｈｅｅｌ ｃａｍｂｅｒ

ａｎｇｌｅ
（°） ／ ｋＮ ０􀆰 ０１６ ５ ０􀆰 ０１５ ８

轮心刚度
Ｗｈｅｅｌ ｃｅｎｔｅｒ

ｓｔｉｆｆｎｅｓｓ
Ｎ ／ ｍｍ ２６３􀆰 ８５０ ０ ２５９􀆰 ４３０ ０

抗抬头率
Ａｎｔｉ⁃ｈｅａｄ ｒａｔｅ ％ １５３􀆰 ０００ ０ １１２􀆰 ７００ ０

侧向力工况
（同向激振）
Ｌａｔｅｒａｌ ｆｏｒｃｅ
ｃｏｎｄｉｔｉｏｎ
（ｐａｒａｌｌｅｌ
ｅｘｃｉｔａｔｉｏｎ）

车轮前束角
Ｗｈｅｅｌ ｔｏｅ ａｎｇｌｅ （°） ／ ｋＮ ０􀆰 ０００ ３ ０􀆰 ０００ ３

车轮外倾角
Ｗｈｅｅｌ ｃａｍｂｅｒ

ａｎｇｌｅ
（°） ／ ｋＮ ０􀆰 ０７１ ０ ０􀆰 ０６９ ０

轮心刚度
Ｗｈｅｅｌ ｃｅｎｔｅｒ

ｓｔｉｆｆｎｅｓｓ
Ｎ ／ ｍｍ ２ ５８５􀆰 ０００ ０ ２ ５７２􀆰 ０００ ０

侧倾中心高度
Ｒｏｌｌ ｃｅｎｔｅｒ ｈｅｉｇｈｔ ｍｍ ４１􀆰 ８００ ０ ４１􀆰 ６５０ ０

侧向力工况
（反向激振）
Ｌａｔｅｒａｌ ｆｏｒｃｅ
ｃｏｎｄｉｔｉｏｎ
（ｏｐｐｏｓｅｄ
ｅｘｃｉｔａｔｉｏｎ）

车轮前束角
Ｗｈｅｅｌ ｔｏｅ ａｎｇｌｅ （°） ／ ｋＮ ０􀆰 ０００ ５ ０􀆰 ０００ ５

车轮外倾角
Ｗｈｅｅｌ ｃａｍｂｅｒ ａｎｇｌｅ （°） ／ ｋＮ ０􀆰 ０００ １ ０􀆰 ０００ １

回正力矩工况
Ａｌｉｇｎｉｎｇ
ｔｏｒｑｕｅ

ｃｏｎｄｉｔｉｏｎ

车轮前束角
Ｗｈｅｅｌ ｔｏｅ ａｎｇｌｅ

（°） ／
（１０２ Ｎ·ｍ）

０􀆰 ００３ ６ ０􀆰 ００３ ４

车轮外倾角
Ｗｈｅｅｌ ｃａｍｂｅｒ ａｎｇｌｅ

（°） ／
（１０２ Ｎ·ｍ）

－０􀆰 ０００ ６ －０􀆰 ０００ ６
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　 　 ５）后悬架抗抬头率较大，易产生后轮垂向运动加

剧，引起后悬架垂向冲击响加大，需进一步进行设计

优化。

６　 结论

　 　 通过研究某款国产 ＳＵＶ 的 Ｅ 型多连杆后悬架系

统，建立刚柔耦合的后悬架系统运动模型，分析并优化

其关键结构参数，得出如下结论：
１）在 Ａｄａｍｓ ／ Ｃａｒ 虚拟样机中，建立某国产 ＳＵＶ 的

Ｅ 型多连杆后悬架系统的运动学模型，通过 Ｈｙｐｅｒｍｅｓｈ
建立后稳定杆系统柔性体模型，得到后悬架的刚柔耦

合模型，便于精确地开展双轮同向激振试验。 同时，通
过外倾角和前束随车轮转角变化仿真和试验对照，验
证该运动学模型的准确性。 基于 Ａｄａｍｓ 的虚拟样机

技术建立的刚柔耦合悬架模型，更加接近实车后悬架

系统的复杂特性，仿真结果更加准确。
２）在 Ａｄａｍｓ ／ Ｉｎｓｉｇｈｔ 模块中，以车轮外倾角和车轮

前束的变化量为优化目标，设计上控制臂的内外点和

前束拉杆的内外点的 ３ 个方向 １２ 个硬点参数为因素，
进行迭代分析和优化设计。 优化后的后悬架系统，车
轮外倾角和车轮前束变化量在轮跳－１００ ～ １００ ｍｍ 的

范围内分别下降 ５􀆰 ４７％和 ５􀆰 ２６％。
３）优化设计之后的后悬架系统，通过整车 ＫＣ 试

验和仿真分析，后悬架的运动学性能得到提升，同时步

验证仿真分析的准确性。

参考文献（Ｒｅｆｅｒｅｎｃｅｓ）

［ １ ］　 毛　 江，朱小飞，李立成． 可用于多连杆悬架的并联机构运动学

分析［Ｊ］ ． 机械传动，２０２２，４６（９）： １４０⁃１４５．
ＭＡＯ Ｊｉａｎｇ， ＺＨＵ ＸｉａｏＦｅｉ， ＬＩ ＬｉＣｈｅｎｇ． Ｋｉｎｅｍａｔｉｃ ａｎａｌｙｓｉｓ ｏｆ
ｐａｒａｌｌｅｌ ｍｅｃｈａｎｉｓｍ ｆｏｒ ｍｕｌｔｉ⁃ｌｉｎｋ ｓｕｓｐｅｎｓｉｏｎ ［ Ｊ ］ ． Ｊｏｕｒｎａｌ ｏｆ
Ｍｅｃｈａｎｉｃａｌ Ｔｒａｎｓｍｉｓｓｉｏｎ，２０２２，４６（９）： １４０⁃１４５ （Ｉｎ Ｃｈｉｎｅｓｅ） ．

［ ２ ］ 　 李　 琤，张弘韬，姜能惠． 整车刚柔耦合悬架系统 ＫＣ 特性研究

［Ｊ］ ． 机械强度，２０２２，４４（３）：６４９⁃６５７．
ＬＩ Ｃｈｅｎｇ， ＺＨＡＮＧ ＨｏｎｇＴａｏ， ＪＩＡＮＧ ＮｅｎｇＨｕｉ． Ｒｅｓｅａｒｃｈ ｏｆ ＫＣ
ｃｈａｒａｃｔｅｒｉｓｔｉｃ ｏｆ ｓｕｓｐｅｎｓｉｏｎ ｓｙｓｔｅｍ ｏｆ ｖｅｈｉｃｌｅ ｗｉｔｈ ｒｉｇｉｄ⁃ｆｌｅｘｉｂｌｅ
ｃｏｕｐｌｉｎｇ ｍｏｄｅｌ［ Ｊ］ ． Ｊｏｕｒｎａｌ ｏｆ Ｍｅｃｈａｎｉｃａｌ Ｓｔｒｅｎｇｔｈ，２０２２，４４（ ３）：
６４９⁃６５７（Ｉｎ Ｃｈｉｎｅｓｅ） ．

［ ３ ］ 　 叶天之，姚黎明． 基于 Ａｄａｍｓ ／ Ｃａｒ 的多连杆悬架系统运动分析

［Ｊ］ ． 制造业自动化，２０１９，４１（５）：１０６⁃１１０．
ＹＥ ＴｉａｎＺｈｉ， ＹＡＯ ＬｉＭｉｎｇ． Ｔｈｅ ｋｉｎｅｍａｔｉｃｓ ａｎａｌｙｓｉｓ ｏｆ ｍｕｌｔｉ⁃ｌｉｎｋ
ｓｕｓｐｅｎｓｉｏｎ ｓｙｓｔｅｍ ｂａｓｅｄ ｏｎ ｔｈｅ Ａｄａｍｓ ／ Ｃａｒ ［ Ｊ ］ ． Ｍａｎｕｆａｃｔｕｒｉｎｇ
Ａｕｔｏｍａｔｉｏｎ，２０１９，４１（５）：１０６⁃１１０（Ｉｎ Ｃｈｉｎｅｓｅ） ．

［ ４ ］ 　 黄修武． 某乘用车多连杆后悬架硬点布置设计优化研究［Ｄ］． 长
沙：湖南大学，２０２０：１３⁃１４．
ＨＵＡＮＧ ＸｉｕＷｕ． Ｏｐｔｉｍｉｚａｔｉｏｎ ｄｅｓｉｇｎ ｏｆ ｈａｒｄ ｌｉｎｋ ｌａｙｏｕｔ ｆｏｒ ｍｕｌｔｉｌｉｎｋ
ｓｕｓｐｅｎｓｉｏｎ ｏｆ ｐａｓｓｅｎｇｅｒ ｃａｒ ［ Ｄ ］． Ｃｈａｎｇｓｈａ： Ｈｕｎａｎ Ｕｎｉｖｅｒｓｉｔｙ，
２０２０：１３⁃１４（Ｉｎ Ｃｈｉｎｅｓｅ） ．

［ ５ ］ 　 李占龙，张亚斌，张　 正，等． 工程车辆座椅悬架 ＡＮＦＩＳ 控制策略

研究［Ｊ］ ． 机械强度， ２０２３，４５（４）：７８５⁃７９２．
ＬＩ ＺｈａｎＬｏｎｇ， ＺＨＡＮＧ ＹａＢｉｎ， ＺＨＡＮＧ Ｚｈｅｎｇ， ｅｔ ａｌ． Ｓｔｕｄｙ ｏｎ
ＡＮＦＩＳ ｃｏｎｔｒｏｌ ｓｔｒａｔｅｇｙ ｏｆ ｅｎｇｉｎｅｅｒｉｎｇ ｖｅｈｉｃｌｅ ｓｅａｔ ｓｕｓｐｅｎｓｉｏｎ［ Ｊ］ ．
Ｊｏｕｒｎａｌ ｏｆ Ｍｅｃｈａｎｉｃａｌ Ｓｔｒｅｎｇｔｈ， ２０２３， ４５ （ ４ ）： ７８５⁃７９２ （ Ｉｎ
Ｃｈｉｎｅｓｅ） ．

［ ６ ］ 　 李　 鹏，辛　 舟． 基于 Ａｄａｍｓ ／ Ｃａｒ 五连杆式悬架特征参数优化设

计［Ｊ］ ． 机械设计与制造工程，２０２２，５１（１２）：１１⁃１４．
ＬＩ Ｐｅｎｇ， ＸＩＮ Ｚｈｏｕ． Ｏｐｔｉｍｉｚａｔｉｏｎ ｄｅｓｉｇｎ ｏｆ ｆｉｖｅ⁃ｌｉｎｋ ｓｕｓｐｅｎｓｉｏｎ
ｃｈａｒａｃｔｅｒｉｓｔｉｃ ｐａｒａｍｅｔｅｒ ｂａｓｅｄ ｏｎ Ａｄａｍｓ ／ Ｃａｒ［ Ｊ］ ． Ｍａｃｈｉｎｅ Ｄｅｓｉｇｎ
ａｎｄ Ｍａｎｕｆａｃｔｕｒｉｎｇ Ｅｎｇｉｎｅｅｒｉｎｇ，２０２２，５１（１２）：１１⁃１４（Ｉｎ Ｃｈｉｎｅｓｅ） ．

［ ７ ］ 　 张　 超，蒋荣超． 汽车行驶平顺性与操纵稳定性协同优化研究

［Ｊ］ ． 机械设计， ２０２２，３９（增刊 ２）： ４６⁃５０．
ＺＨＡＮＧ Ｃｈａｏ， ＪＩＡＮＧ ＲｏｎｇＣｈａｏ． Ｒｅｓｅａｒｃｈ ｏｎ ｃｏｌｌａｂｏｒａｔｉｖｅ
ｏｐｔｉｍｉｚａｔｉｏｎ ｏｆ ｖｅｈｉｃｌｅ ｒｉｄｅ ｃｏｍｆｏｒｔ ａｎｄ ｈａｎｄｌｉｎｇ ｓｔａｂｉｌｉｔｙ［Ｊ］． Ｊｏｕｒｎａｌ
ｏｆ Ｍａｃｈｉｎｅ Ｄｅｓｉｇｎ， ２０２２，３９（Ｓｕｐｐｌ． ２）： ４６⁃５０（Ｉｎ Ｃｈｉｎｅｓｅ）．

［ ８ ］ 　 李　 琤． 刚柔耦合稳定杆模型对悬架侧倾刚度影响分析［ Ｊ］ ． 噪
声与振动控制， ２０２１，４１（１）：６１⁃６５．
ＬＩ Ｃｈｅｎｇ． Ａｎａｌｙｓｉｓ ｏｎ ｔｈｅ ｉｎｆｌｕｅｎｃｅ ｏｆ ｒｉｇｉｄ⁃ｆｌｅｘｉｂｌｅ ｃｏｕｐｌｉｎｇ
ｓｔａｂｉｌｉｚｅｒ ｂａｒ ｍｏｄｅｌ ｏｎ ｔｈｅ ｌａｔｅｒａｌ ｓｔｉｆｆｎｅｓｓ ｏｆ ｓｕｓｐｅｎｓｉｏｎ［ Ｊ］． Ｎｏｉｓｅ
ａｎｄ Ｖｉｂｒａｔｉｏｎ Ｃｏｎｔｒｏｌ， ２０２１，４１（１）：６１⁃６５（Ｉｎ Ｃｈｉｎｅｓｅ）．

［ ９ ］ 　 李怀政，陈启愉，张华伟，等． 基于 Ａｄａｍｓ ／ Ｉｎｓｉｇｈｔ 的 ＳＣＡＲＡ 机器

人机构运动可靠性研究［ Ｊ］ ． 机械设计与研究，２０１８，３４ （ ３）：
６３⁃６６．
ＬＩ ＨｕａｉＺｈｅｎｇ， ＣＨＥＮ ＱｉＹｕ， ＺＨＡＮＧ ＨｕａＷｅｉ， ｅｔ ａｌ． Ａｎａｌｙｓｉｓ ｏｆ
ｋｉｎｅｍａｔｉｃ ｒｅｌｉａｂｉｌｉｔｙ ｆｏｒ ＳＣＡＲＡ ｒｏｂｏｔｓ ｍｅｃｈａｎｉｓｍ ｂａｓｅｄ ｏｎ Ａｄａｍｓ ／
Ｉｎｓｉｇｈｔ ［ Ｊ］ ． Ｍａｃｈｉｎｅ Ｄｅｓｉｇｎ ＆ Ｒｅｓｅａｒｃｈ， ２０１８， ３４ （ ３）： ６３⁃６６
（Ｉｎ Ｃｈｉｎｅｓｅ） ．

［１０］ 　 赵　 强，孙　 政． 双横臂悬架动力学建模及模糊滑模控制器设计

［Ｊ］ ． 重庆交通大学学报（自然科学版）， ２０２１，４０（１）： １２７⁃１３３．
ＺＨＡＯ Ｑｉａｎｇ， ＳＵＮ Ｚｈｅｎｇ． Ｄｙｎａｍｉｃ ｍｏｄｅｌｉｎｇ ａｎｄ ｆｕｚｚｙ ｓｌｉｄｉｎｇ ｍｏｄｅ
ｃｏｎｔｒｏｌｌｅｒ ｄｅｓｉｇｎ ｏｆ ｄｏｕｂｌｅ ｗｉｓｈｂｏｎｅ ｓｕｓｐｅｎｓｉｏｎ ［ Ｊ ］． Ｊｏｕｒｎａｌ ｏｆ
Ｃｈｏｎｇｑｉｎｇ Ｊｉａｏｔｏｎｇ Ｕｎｉｖｅｒｓｉｔｙ（Ｎａｔｕｒａｌ Ｓｃｉｅｎｃｅ） ，２０２１，４０（１）： １２７⁃
１３３（Ｉｎ Ｃｈｉｎｅｓｅ）．




