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摘要: 以某乘用车悬架为对象，进行悬架系统前悬架、压缩弹簧、前减震器、横向稳定杆、后悬架、空气弹簧、后减震器、
扭转横梁设计，并且建立了麦弗逊前悬架三维模型、扭力梁后悬架总成，同时进行了横向稳定杆的有限元分析。
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Design and Analysis of Suspension of Some Passengers Vehicle
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Abstract: The design of the suspension system was proposed，with the object of some passenger cars’suspension，which including the

design of front suspension，the design of compression spring，the design of the shock absorber，design of transverse stability bar，design of
rear suspension，design of air spring，shock absorber and design of reverse beam． The three dimensional modeling of the front McPherson in-
dependent suspension and rear torsion beam suspension was established，and the finite element analysis of transverse stability bar was presen-
ted simultaneously．
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0 引言
悬架是现代汽车上重要总成之一，它把车架 ( 或车身) 与

车轴 ( 或车轮) 弹性地连接起来。悬架是保证车轮或车桥与汽

车承载系统 ( 车架或承载式车身) 之间具有弹性联系并能传递

载荷、缓和冲击、衰减振动以及调节汽车行驶中的车身位置等

有关装置的总称。麦弗逊前悬架与扭力梁后悬架设计计算和校

核计算［1 － 3］，主要对悬架的弹簧 ( 包含空气弹簧) 和减震器以

及横向稳定杆等进行设计计算和校核。应用 CATIA 软件对机构

进行建模，用分析模块对悬架部分零件进行有限元分析。

1 前悬架设计
前悬架选择麦弗逊式独立悬架。麦弗逊悬挂通常由两个基

本部分组成: 支柱式减震器和 A 字型托臂。

1. 1 压缩弹簧的设计
螺旋压缩弹簧选用油淬回火硅锰 弹 簧 钢，初 取 D = 120

mm。圆柱螺旋弹簧直径 d，计算得到 14 mm，稳定性 b =
H0

D =

2. 5≤5. 3，满足要求［4 － 6］。

疲劳强度: τ1 =
8F1DK
πd3 = 8 × 3 467 × 120 × 21. 360

π × 143 = 159. 7

MPa

S = τ1
F2

F1
= 159. 7 × 3 686

3 467 = 169. 8 MPa

S = τ0
+ 0. 758τ1
τ2

= 1. 68≥Sp = 1. 3，符合设计要求。

在弹簧两端固定的情况下，弹簧的一阶自振频率为:

f = 1. 78 × 105 d
nD2 = 43. 2 Hz

其中: d 为弹簧直径;

D 为弹簧中径;

n 为弹簧有效圈数。
弹簧自振频率与悬架及人体敏感区差别较大，符合要求。
校核台架试验的寿命:

Ke =
0. 74( τ2 － τ1 )

1. 48［σ］－ τ2 － τ1
= 0. 03

nc = 1. 808
K( )

e

1
0. 13

其中: nc 为在台架试验中，给点条件下的循环次数 4. 9 × 1013 ;

Ke 为寿命系数。
可见弹簧的台架循环次数满足预期。

1. 2 减震器的设计
螺旋弹簧悬架相对阻尼系数

ψ = 0. 23 ～ 0. 35
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减震器阻尼系数

ξ = 2mψ·ωi2

cos2α
= 2 × 376 × 21. 360 × 0. 3

cos7° × cos7° = 4 855

最大卸荷力

F0 = ξ·vx = 1 408 N
减 震 器 连 杆 工 作 缸 径 比 L， 选 取 λ = 0. 3， D =

4F0

π· ［P］( 1 － λ2 )
= 35. 3 mm，根 据 国 标 JB1459-1985 对 照，

直径选取 40 mm。
贮油筒直径的确定［7］: 选取 Dc = 1. 4D = 56 mm，壁厚取

2 mm。

1. 3 横向稳定杆的设计
给出横向稳定杆简化模型如图 1 所示。

图 1 横向稳定杆简化模型

图中 a、b、c、L1、L2 为横向稳定杆尺寸参数。
考虑到汽车行驶舒适性和驾驶员的路感要求，给出横向稳

定杆设计刚度:

Cψ = 2 000 N·m
横向稳定杆设计参数: L = 1 114 mm; b = 45 mm; a = 120

mm; l2 = 180 mm; l1 = 240 mm; d 取 25 mm。
由于横向稳定杆主要承受扭矩作用，一般校核扭转剪切应

力; 假设汽车受 0. 4g 侧向加速度时大部分的抗侧倾力矩由横

向稳定杆提供:

τ = 16T
π·d3 = 450 MPa≤［τ］ = 800 MPa

d 为横向稳定杆直径，横向稳定杆采用与弹簧相同的材料

制造，许用应力取 800 MPa。

1. 4 校核悬架整体侧倾角刚度
当汽车侧倾角达到 3°时，悬架横向稳定杆和悬架可以产生

的抗侧倾力为:

F = F1 + F2 ; F1 = 2 617 N; F1 为悬架的抗侧倾力。

F2 =
25 000·6·2π

360 = 1 480 N，F = 4 097 N，对应的抗侧

倾力矩为 4. 6 MPa。
当悬架受到侧向加速度 0. 4g 时，对应的侧向力矩为 2. 6

MPa，小于悬架能提供的侧倾角刚度 4. 6 MPa，悬架的整体设

计侧倾角刚度是符合要求的。

2 后悬架设计
选取纵臂扭转梁式半独立悬架，由焊在扭转梁上的两根纵

向臂组成，当一侧车轮向上跳动，另一侧向下跳动，该扭转梁

兼起横向稳定杆的作用。扭转梁式悬架的缺点是: 在侧向力的

作用下易发生有利于过多转向的悬架变形，需要采取专门的措

施予以纠正; 横梁及其与纵臂的连接结构对悬架性能影响大，

其设计比较复杂，一般需要利用有限元分析方法进行性能强度

刚度分析，从而使悬架的性能符合受到强度的限制。

2. 1 空气弹簧设计
空气弹簧是在柔性密闭空间容器中充入压缩空气，利用空

气的可压缩性实现弹性作用的一种非金属弹簧。用于车辆悬架

装置中可以明显提高运行舒适性。选用囊式空气悬架。空气弹

簧在 551 kPa 的最大允许直径 ODmax = d － 51 = 249 mm。
( 1) 空气弹簧的初选

表 1 弹簧系列及参数

系列号 设计载荷范围 /N 冲程 /mm ODmax /mm

R8005 254 ～ 1 412 330 221

1R8009 240 ～ 1 399 300 241

1R8003 336 ～ 2 023 218 214

初步选定 1R8009 空气弹簧。由弹簧的动态特性表 ，求弹

簧 在 满 载 下 的 固 有 频 率: 根 据 差 值 结 果:
1 361 － 907
907 － 392 =

1. 32 － 1. 33
1. 3 － fs

得 fs = 1. 35 Hz; 满足设计要求: 1. 1 ～ 1. 6 Hz。

( 2) 弹簧满载固有频率的计算

弹簧在满载下的刚度:

1 361 － 907
907 － 392 = 101 681 － 69 304

69 304 － K 得 K = 32 577; 满 足 设 计

要求。

2. 2 减震器设计
( 1) 减震器阻尼系数

ξ = 2mψ·ωi2

cos2α
= 2 × 392 × 33 × 0． 35

cos7° × cos7° = 9 132

( 2) 减震器最大卸荷力的确定

为减少传到车身的冲击力，当减震器活塞振动速度达到一

定值时，减震器的卸荷阀便被打开，减震器不再提供阻尼力，

以限制减震器所提供的最大阻尼力，此时活塞速度成为卸荷速

度，即: vx =
A·ω·cosα

i = 0. 9 m /s，A 为车身振幅，取 ± 40

mm; vx 为卸 荷 速 度，取 0. 15 到 0. 3 m /s ; 因 此 只 能 取 0. 3
m /s; ω 为悬架系统的固有频率。
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已知阻尼系数 ξ = 9 123，则最大卸荷力为: F0 = ξ·vx =
2 737 N。

( 3) 减震器工作缸径的确定:

减震器工作缸径比 λ = 0. 3。

D =
4F0

π·［P］( 1 － λ2 )
= 55. 3 mm，选取 65 mm。

贮油筒直径的确定［6］: 一般的 Dc 取 1. 35 到 1. 5D，本设计

选取 Dc = 1. 4D = 91 mm，壁厚取 2 mm。

2. 3 扭转横梁的设计
在设计中，为了增强汽车的不足转向，提高车辆的操控稳

定性，一般要求前悬架的侧倾角刚度大于后悬架，同时也应满

足在 0. 4g 加速度下侧倾不超过 7°的最低条件。对于扭转梁式

后悬架，其侧倾角刚度计算公式为:

CW = C1 + C2

式中: C1 为空气弹簧满载时侧倾角刚度;

C2 为扭转横梁的侧倾角刚度。

C1 =
dT
d

= 2·CS·q

式中: CS 为空气弹簧满载时刚度，取 32 577。q 是弹簧中心离

悬架侧倾中心的垂直投影距离 410 mm。
扭转横梁的侧倾角刚度 C2 = 35 000 － 26 731 = 8 269。
扭转梁侧倾角刚度的计算公式:

C2 = kGJ /L
k 为将横梁位置的侧倾角刚度换算到车轮中心位置侧倾角

刚度的换算系数，本设计简化计算，取值为 1。
G 为材 料 剪 切 弹 性 模 量，选 取 和 螺 旋 弹 簧 一 样 的 材 料

60Si2MnA，其值为 79 000;

J 为扭转常数，其值取决于截面的形状;

L 为扭转横梁长度，给出设计尺寸 1 122 mm。
扭转横 梁 截 面 高 度 取 60 mm; 截 面 展 直 后 的 长 度 l =

21 mm。

3 麦弗逊前悬架三维模型与有限元分析
对横向稳定杆的受力分析，选取工况为横向稳定杆的设计

载荷，当汽车侧倾角达到 4°时，悬架横向稳定杆产生的抗侧倾

力为 1 480 N，稳定杆的材料与弹簧相同。

图 2 麦弗逊前悬架正视图

图 3 扭力梁悬架总成

材料定义: 钢; 弹性模量 E = 200 GPa; 泊松比 0. 3; 稳定

杆两端受 Z 向力，固定点只保留一个绕杆旋转的自由度。米塞

斯应力图如图 4 所示。

图 4 横向稳定杆米塞斯应力图

由米塞斯应力图可以看到，稳定杆的危险断面主要集中在

被固定的两端，受力部位的应力反而较小。

4 结论
以某乘用车悬架为对象，进行悬架系统的前悬架、压缩弹

簧、前减震器、横向稳定杆、后悬架、空气弹簧、后减震器、
扭转横梁设计，并且建立了麦弗逊前悬架三维模型、扭力梁后

悬架总成，同时进行了横向稳定杆的有限元分析。通过有限元

分析手段找出了部分零件存在的安全隐患，避免断裂的发生。
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