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轿车转向系与前悬架耦合动力学特性研究
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摘要：在考虑簧载质量振动的情况下以轿车转向系与前悬架的耦合非线性振动系统为研究对象，应用集中参数法

建立
!

维耦合系统的 ７自由度非线性动力模型，模型中综合考虑轮胎的非线性侧偏特性，悬架的非线性弹簧 阻尼

力以及转向系连杆的弹性作用。通过数值仿真研究，揭示了车轮存在失衡量时耦合系统的动态特性和转向系参

数、前悬架参数对整车摆振的影响，明确了转向系振动与前悬架振动的相互作用关系，为耦合动力系统的动态设计

与综合动力学控制提供了理论依据。
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　　引言

现代轿车广泛采用轻量化技术，大量的薄壁杆

件被广泛使用，悬架部位安装有非线性弹簧阻尼元

件，有效抑制了路面垂向位移激励引起的车辆振动，

提高了乘车的舒适性。另一方面，弹性构件和非线

性悬架的使用使轿车整车发生摆振现象
［１］
，导致车

辆发飘、前轮轮胎严重磨损，失去稳定性，造成爆胎

等交通事故。目前该现象尚未得到较好的解决
［２］
。

整车摆振产生的机理还没有被完全揭示，严重影响

车辆的动态设计，致使摆振控制的效果不明显，是一

个亟待解决的问题。



实际上，转向系与前悬架在动力学层面上是一

高度非线性耦合动力系统。Ｄｅｍｉｃ［３］通过试验手段
证实了车辆在转弯时悬架系统的偏斜使转向轮严重

磨损并对转向系振动产生重要影响。Ｋｉｍｕｒａ等［４］

同样应用试验证明了转向系振动可以引发簧载质量

振动这一现象。ＩｓｍａｉｌＭｕｒａｔＥｒｅｋｅ［５］在忽略簧载质
量振动的条件下研究了非独立悬架汽车的转向系振

动问题，分析了转向轮定位参数对系统振动特性的

影响，但所建模型是线性的，未考虑簧载质量的振

动，与试验结果偏离较大。还有较多学者研究转向

系的振动规律，主要以模型研究为主，强调模型的构

建方法及其合理性，未从本质上揭示转向系振动与

前悬架振动的关系及相互影响规律
［６～７］

。国内在转

向系振动领域的研究主要针对非独立悬架汽车，对

独立悬架汽车的研究较少
［８～１０］

。以文献［１１～１２］
为代表，指出了摆振是 Ｈｏｐｆ分岔出现稳定极限环的
振动现象，极限环和平衡点之间可能存在不稳定极

限环，并随着车速的增加可以出现二次摆振，从基本

假设来看，均忽略了簧载质量的振动，在该问题上需

要做进一步的研究。

综上所述，轿车前轮绕主销的振动会引发整个

转向系和前悬架的振动，相反前悬架的振动又对转

向系的振动产生重要影响，因此研究转向系的振动

要充分考虑前悬架簧载质量的振动，建立耦合动力

学模型，对耦合振动系统进行分析与控制。本文建

立转向系、前悬架耦合振动模型，分析耦合系统参数

影响。

１　多自由度耦合非线性动力学模型

轿车转向轮摆振会引发整个转向系与前悬架耦

合系统的振动，其主要原因是转向轮的长期使用产

生了不平衡质量，该失衡量是耦合系统振动的主要

激励源。另外一种情况是在转向轮不存在失衡量的

情况下，偶然受到路面瞬时激励的作用，产生一个初

始偏角，然后呈现持续摆动状态，属于自激摆振。针

对前一种摆振现象，考虑转向机构弹性影响和多种

非线性因素，包括轮胎非线性侧向力、悬架非线性弹

簧 阻尼力，应用集中参数法建立转向系与前悬架耦

合７自由度非线性动力学模型。
１１　悬架模型与轮胎侧向力模型

采用非线性悬架来衰减汽车垂向受到的振动与

冲击，悬架非线性弹性力模型为
［１３］

Ｆｔ＝ｋｔΔｙ＋εｋｔΔｙ
３

（１）
式中　Δｙ———悬架弹簧变形量

ｋｔ———悬架弹簧刚度系数
ε———悬架弹簧的非线性系数

悬架非线性弹性力曲线如图 １所示，由图可知
悬架弹簧在拉伸和压缩时其弹性力随非线性系数 ε
的变化而变化。在相同的刚度系数作用下，当 ε较
大时，弹簧的硬特性表现较明显；反之，软特性表现

较明显。

图 １　悬架非线性弹性力特性曲线

Ｆｉｇ．１　Ｎｏｎｌｉｎｅａｒｅｌａｓｔｉｃｆｏｒｃｅｏｆｓｕｓｐｅｎｓｉｏｎ
　
考虑磁流变阻尼器半主动悬架，其阻尼力模型

如图２所示。力学方程为
ｆｄ＝ｃ（ｘ

· －ｘ·０）＋αｚ

ｚ· ＝－γ｜ｘ· －ｘ·０｜ｚ
３－β（ｘ· －ｘ·０）｜ｚ｜

３＋Ａ（ｘ· －ｘ·０{ ）

（２）
其中 α＝αａ＋αｂｕ　　ｃ＝ｃａ＋ｃｂｕ
式中　ｃ、α———与阻尼器外加电压有关的系数

γ、β、Ａ———与滞后环形状有关的参数
ｚ———滞变位移　　ｆｄ———阻尼力
αｂ、ｃｂ———比例系数　　αａ、ｃａ———常数项
ｕ———控制电压

图 ２　磁流变阻尼器力学模型

Ｆｉｇ．２　Ｍｏｄｅｌｏｆｍａｇｎｅｔｏｒｈｅｏｌｏｇｉｃａｌｄａｍｐｅｒ
　
轮胎与地面接触的非线性侧向力是影响摆振的

主要因素，为了使理论研究更接近于实际，考虑印迹

扭曲的轮胎模型，其侧向力为
［１４］

Ｆ＝ａＡ１（θ－ｃθ
·

）＋ａ２Ａ２（θ－ｃθ
·

）
２＋ａ３Ａ３（θ－ｃθ

·

）
３

（３）

其中 ａ＝
（ρｖａ／ｋ）

２＋（ρＤｘ／ｋ）ω
２

ω２＋（ρｖａ／ｋ）
２

ｃ＝
ρｖａ／ｋ－ρ

２Ｄｘｖａ／ｋ
２

（ρｖａ／ｋ）
２＋（ρＤｘ／ｋ）ω

２

Ａ１＝ｋ

Ａ２＝－００６６８ｋ
２／（μｓ·Ｎ）
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Ａ３＝－０１０３２ｋ
３／（μｓ·Ｎ）

２

式中　ｖａ———车辆直线行驶速度
ｋ———轮胎侧偏刚度
ρ———轮胎侧向刚度　　ω———车轮角速度
μｓ———轮胎与地面的附着系数
Ｄｘ———轮胎拖距　　θ———车轮摆角
Ｎ———地面对车轮的垂向作用力

１２　转向系与前悬架耦合非线性动力学模型
建立转向系与前悬架耦合动力学模型时作如下

假设：①路面平坦，无垂向位移激励。②前轮在摆振
过程中，车辆仍保持匀速直线行驶。③转向器和方
向盘无振动。④忽略主销内倾角、车轮外倾角与前
束的影响。建立的耦合振动模型如图３所示。

图 ３　转向系与前悬架耦合动力学模型

Ｆｉｇ．３　Ｃｏｕｐｌｅｄｄｙｎａｍｉｃｍｏｄｅｌｏｆｓｔｅｅｒｉｎｇｓｙｓｔｅｍ

ａｎｄｆｒｏｎｔｓｕｓｐｅｎｓｉｏｎｓｙｓｔｅｍ
１．铰联接　２．中间摇臂　３．转向器　４．主销

　

模型中考虑了前轮绕主销摆动的２个摆角自由
度 θ１、θ２，中间摇臂的摆动自由度 θ３，车轮质心垂向

跳动自由度 ｙ１、ｙ２，簧载质量的垂向振动自由度 ｙ４
和绕 ｘ４轴的转动自由度 θ４，共７个自由度。计入摇
臂与车轮间连杆机构的弹性作用后将其简化成弹簧

阻尼单元。由于车轮具有弹性，发生摆振时，质心

的垂向位移会发生变化，进而引发簧载质量的振动，

因此要通过车轮质心垂向位移的变化量将车轮摆振

与簧载质量的振动耦合在一起，以右前轮为例，摆振

前后车轮质心垂向位移的变化如图４所示，Ｆｎ是车

轮失衡量 ｍ０所产生的惯性力，ｍ１为车轮质量，ｍ０
到质心的质量矩为 ｍ０ｒ，α０是 ｒ与水平方向的初始

夹角，主销后倾角为 τ，车轮角速度是 ω１。考虑轮胎
弹性作用，摆振后车轮质心相对上升的高度也就是

轮胎垂向变形量，即

Δ１＝Ｌｓｉｎθ１ｓｉｎτ （４）
式中　Ｌ———转向节有效长度

惯性力对质心的垂向作用力和绕主销的转动力

图 ４　右前轮摆振前、后对比模型

Ｆｉｇ．４　Ｃｏｎｔｒａｓｔｉｖｅｍｏｄｅｌｏｆｒｉｇｈｔｆｒｏｎｔｗｈｅｅｌｓｈｉｍｍｙ
（ａ）摆振前　（ｂ）摆振后

　
矩分别为

Ｆｎ⊥ ＝ｍ０ｒω
２
１［ｓｉｎ（α０＋ωｔ＋τ）ｃｏｓτ－

ｃｏｓ（α０＋ωｔ＋τ）ｓｉｎτｃｏｓθ１］ （５）

ＭＦｎ＝－ｍ０ｒω
２
１Ｌｃｏｓ（α０＋ωｔ＋τ） （６）

假设车轮与地面无相对滑动，摩擦力及其对主

销的力矩为

Ｆμ１＝μＮ１
ＭＦμ１＝Ｆμ１Ｌｃｏｓτ

式中　μ———摩擦因数
Ｎ１———地面对右前轮的支反力

由方程 Δｙ３０１＋
１ (ε Δｙ０１－

ｍ４ｇ
２ｋ )

ｔ
＝０解得悬架弹

簧静变形量为

Δｙ０１＝
{１６
５４ｍ４ｇ
ｋｔ [＋１２ １２

ε３
＋８１(４

ｍ４ｇ
ｋ )
ｔ

]２ }
１
２

２
３
－２

{
ε

５４ｍ４ｇ
ｋｔ [＋１２ １２

ε３
＋８１(４

ｍ４ｇ
ｋ )
ｔ

]２ }
１
２

１
３

轮胎的静变形量为

δ０１＝
ｍ４ｇ＋２ｍ１
２ｋ⊥

式中　ｋ⊥———轮胎垂向刚度
在摆角较小的情况下，轮胎侧向力对主销的转

矩为

ＭＦ１＝Ｆ１（Ｄｘｃｏｓτ＋ｙ１ｓｉｎτ） （７）
式中　ｙ１———右前轮瞬时滚动半径

车轮质心处垂向合力对主销的转动力矩为

Ｍ⊥１＝（Ｆｔ１＋ｆｄ１－ｍ１ｇ－Ｎ１）Ｌｓｉｎτｃｏｓθ１ （８）
其中 Ｎ１＝ｋ⊥（ｙ１－ｈ１－δ０１＋Δ１）
式中　ｈ１———车辆静止时车轮质心到地面的距离

忽略转向连杆机构的质量，将其简化成弹簧 阻

尼单元，则阻碍车轮摆动的力矩为

Ｍ１＝ｃ′１θ
·

１＋ｃ１（θ
·

１－ｋｒθ
·

３）＋ｋ１（θ１－ｋｒθ３） （９）

其中 ｋｒ＝
ｄ３ｃｏｓ（α１＋α３）
ｄ１ｃｏｓτ

式中　ｄ１———右摆臂长度　　ｄ３———中间摇臂长度
α１———右摆臂与车辆纵轴线的初始夹角
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α３———中间摇臂与车辆纵轴线的初始夹角
ｃ′１———右前轮绕主销的旋转阻尼
ｃ１———右前轮与中间摇臂的连接角阻尼
ｋ１———右前轮与中间摇臂的连接角刚度

上述分析是以右前轮为例，左前轮的分析与右

前轮相似，这里不再赘述。整体耦合模型中考虑右

前轮不平衡质量 ｍ０的影响，认为整车簧载质量的
１／２作用在前悬架上且质心距两前轮的距离相等，
均为 Ｌ′。在假设弹性元件受拉的条件下，选择地面
为基坐标所在平面，建立耦合系统的非线性动力学

方程为

ｍ４ｙ
··

４＋Ｆｔ１＋ｆｄ１＋Ｆｔ２＋ｆｄ２＋ｍ４ｇ＝０

Ｊ４θ
··

４－（Ｆｔ１－Ｆｔ２＋ｆｄ１－ｆｄ２）Ｌ′＝０

ｍ１ｙ
··

１－Ｆｔ１－ｆｄ１＋ｍ１ｇ＋Ｎ１－Ｆｎ⊥ ＝０

Ｊ１θ
··

１－ＭＦｎ－Ｍ⊥１＋ＭＦ１－ＭＦμ１＋Ｍ１＝０

ｍ２ｙ
··

２－Ｆｔ２－ｆｄ２＋ｍ２ｇ＋Ｎ２＝０

Ｊ２θ
··

２＋Ｍ⊥２＋ＭＦ２＋ＭＦμ２＋Ｍ２＝０

Ｊ３θ
··

３＋Ｍ′３－ｋｒＭ′１－ｋｒＭ′２＋Ｍ３



















＝０

（１０）

其中 Ｎ２＝ｋ⊥（ｙ２－ｈ２－δ０２－Δ２）
Ｍ⊥２＝（Ｆｔ２＋ｆｄ２－ｍ２ｇ－Ｎ２）Ｌｓｉｎτｃｏｓθ２
ＭＦ２＝Ｆ２（Ｄｘｃｏｓτ＋ｙ２ｓｉｎτ）
ＭＦμ２＝Ｆμ２Ｌｃｏｓτ

Ｍ２＝ｃ′２θ
·

２＋ｃ２（θ
·

２－ｋｒθ
·

３）＋ｋ２（θ２－ｋｒθ３）

Ｍ′１＝ｃ１（θ
·

１－ｋｒθ
·

３）＋ｋ１（θ１－ｋｒθ３）

Ｍ′２＝ｃ２（θ
·

２－ｋｒθ
·

３）＋ｋ２（θ２－ｋｒθ３）

Ｍ′３＝ｃ′３θ
·

３　　Ｍ３＝ｋ３θ３＋ｃ３θ
·

３

式中　ｈ２———车辆静止时簧载质量与车轮质心的垂
向距离

ｃ′２———左前轮绕主销的旋转阻尼
ｃ２———左前轮与中间摇臂的连接角阻尼
ｋ２———左前轮与中间摇臂的连接角刚度
ｃ′３———中间摇臂绕转轴的旋转阻尼
ｃ３———中间摇臂与转向器的当量连接阻尼
ｋ３———中间摇臂与转向器的当量连接刚度

２　耦合系统的动态特性分析

在所建耦合动力模型的基础上，为了对耦合系

统进行综合动态设计或采取振动抑制措施就必需明

确系统参数对系统运动状态的影响规律，所以要对

所建立的模型进行振动规律的研究。仿真参数选取

为：Ｊ１＝Ｊ２＝４０ｋｇ·ｍ
２
，Ｊ３＝６ｋｇ·ｍ

２
，Ｊ４＝１５００ｋｇ·ｍ

２
，

ｍ１＝ｍ２＝２０ｋｇ，ｍ４＝７００ｋｇ，ｃ′１＝ｃ′２＝２０Ｎ·ｍ·ｓ／ｒａｄ，
ｃ１＝ｃ２ ＝５０Ｎ·ｍ·ｓ／ｒａｄ，ｃ′３ ＝１０Ｎ·ｍ·ｓ／ｒａｄ，ｃ３ ＝

２０Ｎ·ｍ·ｓ／ｒａｄ，ｋ１＝ｋ２ ＝５×１０
４Ｎ·ｍ／ｒａｄ，ｋ３ ＝６×

１０４Ｎ·ｍ／ｒａｄ，ｄ１＝０３ｍ，ｄ３＝０６ｍ，ｍ０ｒ＝０１５ｋｇ·ｍ，
Ｄｘ＝００６ｍ，μｓ＝０１５，μ＝００５，τ＝００９ｒａｄ，α１＝

π／６，α３＝π／１２，α０＝２π／３，ｋ＝９×１０
４Ｎ·ｍ／ｒａｄ，ρ＝

１５×１０５Ｎ／ｍ，ｋ⊥ ＝２０×１０
５Ｎ／ｍ，ｋｔ＝２×１０

４Ｎ／ｍ，
Ｌ′＝０８ｍ，Ｌ＝００８ｍ，ｈ１＝０３３ｍ，ｈ２＝０３５ｍ，车轮
半径 Ｒ＝０３５ｍ，ε＝０６。磁流变阻尼器参数见文
献［１５］。在给定参数下，基于变步长四阶 ＲＫ法对
耦合系统进行仿真分析。

２１　悬架参数对摆振特性的影响
为了明确悬架参数对耦合系统动态特性的影响

规律，在常用车速内进行大范围的参数研究。图 ５
是通过改变悬架磁流变阻尼器的控制电压 ｕ１、ｕ２
（即改变阻尼系数）得到的仿真曲线。由该图可以

看出悬架阻尼对车辆摆振有较大的影响，在常用车

速范围内，右前轮最大摆角峰值随控制电压的增

大（阻尼系数的增大）而降低，最大摆角峰值对应

的车速略有下降，可见通过控制悬架阻尼可以对

摆振起到良好的抑制效果。图 ６是悬架刚度对摆
振的影响，减小悬架刚度对抑制最大摆角峰值有

一定的作用，但是效果不是很明显，在悬架刚度减

小幅度较大的情况下，摆角最大峰值下降的不是

很明显，因此，最佳方式是通过悬架的阻尼控制来

抑制摆振。

图 ５　悬架阻尼器控制电压对摆振的影响

Ｆｉｇ．５　Ｃｏｎｔｒｏｌｖｏｌｔａｇｅｉｎｆｌｕｅｎｃｅｏｆｓｕｓｐｅｎｓｉｏｎ

ｄａｍｐｅｒｔｏｓｈｉｍｍｙ

图 ６　悬架刚度对摆振的影响

Ｆｉｇ．６　Ｓｔｉｆｆｎｅｓｓｉｎｆｌｕｅｎｃｅｏｆｓｕｓｐｅｎｓｉｏｎｔｏｓｈｉｍｍｙ
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２２　转向系参数对摆振特性的影响
在耦合模型的基础上，数值计算了常用车速范

围内前轮与中间摇臂的联接角刚度、主销后倾角对

摆振的影响。图７说明了前轮与中间摇臂的联接角
刚度对摆振的影响规律，随着联接角刚度的增加，最

大摆角峰值有明显的下降趋势，最大摆角峰值对应

的车速有减小的趋势，中速阶段的最大摆角也有一

定的下降，因此在设计时要适当加大前轮与中间摇

臂的联接角刚度，以有效抑制摆振。图 ８为主销后
倾角对摆振的影响规律，可见减小主销后倾角可以

有效降低最大摆角峰值，最大摆角峰值对应的车速

有增加的趋势，但是主销后倾角过小会引起转向沉

重，因此设计时应该综合加以考虑，选取适当的主销

图 ７　前轮与中间摇臂的联接角刚度对摆振的影响

Ｆｉｇ．７　Ａｎｇｌｅｓｔｉｆｆｎｅｓｓｉｎｆｌｕｅｎｃｅｏｆｆｒｏｎｔｗｈｅｅｌａｎｄ

ｍｉｄｄｌｅｒｏｃｋｅｒｔｏｓｈｉｍｍｙ
　

后倾角。

图 ８　主销后倾角对摆振的影响

Ｆｉｇ．８　Ｃａｔｅｒａｎｇｌｅｉｎｆｌｕｅｎｃｅｏｆｋｉｎｇｐｉｎｔｏｓｈｉｍｍｙ
　

３　结论

（１）基于前轮摆振时车轮质心的垂向变形量，
建立了转向系和前悬架的耦合动力学模型，模型中

含悬架磁流变阻尼器的阻尼力、悬架非线性弹性力

和轮胎非线性侧向力等非线性因素。

（２）数值分析了悬架参数和转向系参数对摆振
的影响，揭示了悬架和转向系在动力学层面的相互

作用，得出减小摆振的具体措施。

（３）通过耦合系统的动力特性研究得出在合理
设计转向系来减小摆振的同时可以采用控制悬架阻

尼力的方法进一步减小摆振，提高车辆的行驶稳定

性。

参 考 文 献

１　魏道高，蒋艮生．主销后倾角对独立悬架汽车自激摆振极限环特性的影响［Ｊ］．农业机械学报，２０１２，４３（１２）：５～１０．
ＷｅｉＤａｏｇａｏ，ＪｉａｎｇＧｅｎｓｈｅｎｇ．Ｅｆｆｅｃｔｏｆｃａｓｔｅｒａｎｇｌｅｏｎｍｕｌｔｉｐｌｅｌｉｍｉｔｃｙｃｌｅｓｉｎｉｎｄｅｐｅｎｄｅｎｔｓｕｓｐｅｎｓｉｏｎｓｈｉｍｍｙ［Ｊ］．Ｔｒａｎｓａｃｔｉｏｎｓ
ｏｆｔｈｅＣｈｉｎｅｓｅＳｏｃｉｅｔｙｆｏｒＡｇｒｉｃｕｌｔｕｒａｌＭａｃｈｉｎｅｒｙ，２０１２，４３（１２）：５～１０．（ｉｎＣｈｉｎｅｓｅ）

２　ＷａｎｇＷｅｉ，ＳｏｎｇＹｕｌｉｎｇ．Ｎｏｎｌｉｎｅａｒｖｉｂｒａｔｉｏｎｓｅｍｉａｃｔｉｖｅｃｏｎｔｒｏｌｏｆａｕｔｏｍｏｔｉｖｅｓｔｅｅｒｉｎｇｕｓｉｎｇｍａｇｎｅｔｏｒｈｅｏｌｏｇｉｃａｌｄａｍｐｅｒ［Ｊ］．
Ｍｅｃｃａｎｉｃａ，２０１２，４７（８）：２０２７～２０３９．

３　ＤｅｍｉｃＭ．Ａｎａｌｙｓｉｓｏｆｉｎｆｌｕｅｎｃｅｏｆｄｅｓｉｇｎｐａｒａｍｅｔｅｒｓｏｎｓｔｅｅｒｅｄｗｈｅｅｌｓｓｈｉｍｍｙｏｆｈｅａｖｙｖｅｈｉｃｌｅ［Ｊ］．ＶｅｈｉｃｌｅＳｙｓｔｅｍＤｙｎａｍｉｃｓ，
１９９６，２６（５）：３４３～３７９．

４　ＫｉｍｕｒａＴ，ＨａｎｍｕｒａＹ，ＴａｋａｔａＨ，ｅｔａｌ．Ａｎａｌｙｓｉｓｏｆｓｔｅｅｒｉｎｇｓｈｉｍｍｙａｃｃｏｍｐａｎｉｅｄｂｙｓｐｒｕｎｇｍａｓｓｖｉｂｒａｔｉｏｎｏｎｌｉｇｈｔｄｕｔｙｔｒｕｃｋ
ｆｕｎｄａｍｅｎｔａｌｍｅｃｈａｎｉｓｍ［Ｊ］．ＪＳＡＥＲｅｖｉｅｗ，１９９６，１７（３）：３０１～３０６．

５　ＩｓｍａｉｌＭｕｒａｔＥｒｅｋｅ． Ｅｉｎｅ ｕｎｔｅｒｓｕｃｈｕｎｇ ｕｂｅｒｄｉｅ ｌｅｎｋｒｄｅ ｓｃｈｗｉｎｇｕｎｇｅｎ ｂｅｉｅｉｎｅｒｓｔｒｒｖｏｒｄｅｒａｃｈｓｅ ｕｎｔｅｒｅｉｎｆｌｕｓｓｄｅｒ
ｆａｈｒｂａｈｎｕｎｅｂｅｎｈｅｉｔｅｎｕｎｄｄｅｒｚｗｅｉｉｓｐｕｒｉｇｅｎａｎｒｅｇｕｎｇ［Ｊ］．ＭｅｃｈａｎｉｓｍａｎｄＭａｃｈｉｎｅＴｈｅｏｒｙ，１９９７，３２（６）：６９１～６９７．

６　ＤｉｅｔｅｒＡ，ＭｉｃｈａｅｌＧ，ＪｏｃｈｅｎＲ，ｅｔａｌ．Ｈｉｇｈｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅｓｙｓｔｅｍｄｙｎａｍｉｃｓｓｉｍｕｌａｔｉｏｎｏｆｔｈｅｅｎｔｉｒｅｓｙｓｔｅｍｔｉｒｅｓｕｓｐｅｎｓｉｏｎｓｔｅｅｒｉｎｇ
ｖｅｈｉｃｌｅ［Ｊ］．ＶｅｈｉｃｌｅＳｙｓｔｅｍＤｙｎａｍｉｃｓ，１９９７，２７（５～６）：４３５～４５５．

７　ＴｅｒｒｙＤＤａｙ，ＳｙｄｎｅｙＧＲｏｂｅｒｔｓ，ＡｌｌｅｎＲＹｏｒｋ．Ａｎｅｗｖｅｈｉｃｌｅｓｉｍｕｌａｔｉｏｎｍｏｄｅｌｆｏｒｖｅｈｉｃｌｅｄｅｓｉｇｎａｎｄｓａｆｅｔｙｒｅｓｅａｒｃｈ［Ｃ］．ＳＡＥ
Ｐａｐｅｒ２００１ ０１ ０５０３，２００１．

８　李欣业，贺丽娟，董正身，等．非独立悬架载重车辆摆振的仿真研究［Ｊ］．河北工业大学学报，２００５，３４（３）：２６～３３．
ＬｉＸｉｎｙｅ，ＨｅＬｉｊｕａｎ，ＤｏｎｇＺｈｅｎｇｓｈｅｎ，ｅｔａｌ．Ａｓｉｍｕｌａｔｉｏｎｓｔｕｄｙｏｎｔｈｅｓｈｉｍｍｙｏｆｈｅａｖｙｖｅｈｉｃｌｅｓｗｉｔｈｄｅｐｅｎｄｅｎｔｓｕｓｐｅｎｓｉｏｎ［Ｊ］．
ＪｏｕｒｎａｌｏｆＨｅｂｅｉＵｎｉｖｅｒｓｉｔｙｏｆＴｅｃｈｎｏｌｏｇｙ，２００５，３４（３）：２６～３３．（ｉｎＣｈｉｎｅｓｅ）

９　ＬｕＪｉａｎｗｅｉ，ＧｕＪｕｅ，ＬｉｕＭｅｎｇｊｕｎ．Ｍｏｄｅｌｉｎｇｏｆｔｈｅｖｅｈｉｃｌｅｓｈｉｍｍｙｓｙｓｔｅｍｗｉｔｈｃｏｎｓｉｄｅｒａｔｉｏｎｏｆｃｌｅａｒａｎｃｅｏｆｔｈｅｓｔｅｅｒｉｎｇｌｉｎｋａｇｅ
ｍｅｃｈａｎｉｓｍ［Ｊ］．Ｍｅｃｃａｎｉｃａ，２０１０，４５（３）：５３～６１．

１０　许洪国，刘宏飞，关志伟，等．基于相似模型的汽车列车横向摆振试验研究［Ｊ］．江苏大学学报：自然科学版，２００４，
２５（４）：２９８～３０１．
ＸｕＨｏｎｇｇｕｏ，ＬｉｕＨｏｎｇｆｅｉ，ＧｕａｎＺｈｉｗｅｉ，ｅｔａｌ．Ｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔａｌｓｔｕｄｙｏｎｓｎａｋｉｎｇｏｆｔｒａｃｔｏｒｔｒａｉｌｅｒｃｏｍｂｉｎａｔｉｏｎｂａｓｅｄｏｎｓｃａｌｅｍｏｄｅｌ
ｓｉｍｕｌａｔｉｏｎ［Ｊ］．ＪｏｕｒｎａｌｏｆＪｉａｎｇｓｕＵｎｉｖｅｒｓｉｔｙ：ＮａｔｕｒａｌＳｃｉｅｎｃｅＥｄｉｔｉｏｎ，２００４，２５（４）：２９８～３０１．（ｉｎＣｈｉｎｅｓｅ）

（下转第 ３５页）

１２第 １２期　　　　　　　　　　　　王威 等：轿车转向系与前悬架耦合动力学特性研究



参 考 文 献

１　吕振华，李世民，刘目珍，等．筒式液阻减振器工作特性的实验研究［Ｊ］．汽车工程，２００５，２７（２）：２０３～２０８．
ＬüＺｈｅｎｈｕａ，ＬｉＳｈｉｍｉｎ，ＬｉｕＭｕｚｈｅｎ，ｅｔａｌ．Ａｎｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔａｌｓｔｕｄｙｏｎｔｈｅｃｈａｒａｃｔｅｒｉｓｔｉｃｓｏｆｔｅｌｅｓｃｏｐｉｃｈｙｄｒａｕｌｉｃｓｈｏｃｋａｂｓｏｒｂｅｒ
［Ｊ］．ＡｕｔｏｍｏｔｉｖｅＥｎｇｉｎｅｅｒｉｎｇ，２００５，２７（２）：２０３～２０８．（ｉｎＣｈｉｎｅｓｅ）

２　周长城，顾亮．筒式减振器叠加节流阀片开度与特性试验［Ｊ］．机械工程学报，２００７，４３（６）：２１０～２１５．
ＺｈｏｕＣｈａｎｇｃｈｅｎｇ，ＧｕＬｉａｎｇ．Ｓｕｐｅｒｐｏｓｉｔｉｏｎｔｈｒｏｔｔｌｅｓｌｉｃｅｓｏｐｅｎｉｎｇｓｉｚｅａｎｄｃｈａｒａｃｔｅｒｉｓｔｉｃｓｔｅｓｔｏｆｔｅｌｅｓｃｏｐｅｄａｍｐｅｒ［Ｊ］．Ｃｈｉｎｅｓｅ
ＪｏｕｒｎａｌｏｆＭｅｃｈａｎｉｃａｌＥｎｇｉｎｅｅｒｉｎｇ，２００７，４３（６）：２１０～２１５．（ｉｎＣｈｉｎｅｓｅ）

３　王文瑞，黄华，顾亮．叶片式可控阻尼减振器阻尼特性分析与试验［Ｊ］．农业机械学报，２００９，４０（１）：２６～３０．
ＷａｎｇＷｅｎｒｕｉ，ＨｕａｎｇＨｕａ，ＧｕＬｉａｎｇ．Ａｎａｌｙｓｉｓｏｆｄａｍｐｉｎｇｃｈａｒａｃｔｅｒｉｓｔｉｃｓａｎｄｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔｄａｍｐｉｎｇｖａｎｅｄａｍｐｅｒ［Ｊ］．Ｔｒａｎｓａｃｔｉｏｎｓ
ｏｆｔｈｅＣｈｉｎｅｓｅＳｏｃｉｅｔｙｆｏｒＡｇｒｉｃｕｌｔｕｒａｌＭａｃｈｉｎｅｒｙ，２００９，４０（１）：２６～３０．（ｉｎＣｈｉｎｅｓｅ）

４　陈耀钧．轿车液压减振器阻力特性模拟预测预测结果分析［Ｊ］．汽车技术，２００１，８（１２）：８～１１．
ＣｈｅｎＹａｏｊｕｎ．Ｔｈｅｓｉｍｕｌａｔｉｏｎｅｓｔｉｍａｔｉｏｎｐｈｙｓｉｃａｌｍｏｄｅｌｏｆｏｐｅｒａｔｉｎｇｐｒｏｃｅｓｓｏｆｄａｍｐｅｒ［Ｊ］．ＡｕｔｏｍｏｂｉｌｅＴｅｃｈｎｏｌｏｇｙＪｏｕｒｎａｌ，２００１，
８（１２）：８～１１．（ｉｎＣｈｉｎｅｓｅ）

５　江浩斌，孙丽琴，杨如泉，等．分体式充气可调阻尼减振器的阻尼特性仿真与试验［Ｊ］．农业机械学报，２００７，３８（９）：１０～１５．
ＪｉａｎｇＨａｏｂｉｎ，ＳｕｎＬｉｑｉｎ，ＹａｎｇＲｕｑｕａｎ，ｅｔａｌ．Ｓｉｍｕｌａｔｉｏｎａｎｄｔｅｓｔｉｎｇｒｅｓｅａｒｃｈｏｎｄａｍｐｉｎｇｃｈａｒａｃｔｅｒｉｓｔｉｃｓｏｆａｉｒｃｈａｒｇｅｄｓｐｌｉｔｔｙｐｅ
ａｄｊｕｓｔａｂｌｅｓｈｏｃｋａｂｓｏｒｂｅｒ［Ｊ］．ＴｒａｎｓａｃｔｉｏｎｓｏｆｔｈｅＣｈｉｎｅｓｅＳｏｃｉｅｔｙｆｏｒＡｇｒｉｃｕｌｔｕｒａｌＭａｃｈｉｎｅｒｙ，２００７，３８（９）：１０～１５．（ｉｎＣｈｉｎｅｓｅ）

６　李世民，吕振华．汽车减振器液 固耦合动力学特性的分步间接耦合模拟分析［Ｊ］．汽车技术，２００５（２）：１２～１６．
ＬｉＳｈｉｍｉｎ，ＬüＺｈｅｎｈｕａ．Ｍｕｌｔｉｓｔｅｐｉｎｄｉｒｅｃｔｃｏｕｐｌｉｎｇｓｉｍｕｌａｔｉｏｎａｎａｌｙｓｉｓｏｆｔｈｅｌｉｑｕｉｄｓｏｌｉｄｃｏｕｐｌｉｎｇｄｙｎａｍｉｃｃｈａｒａｃｔｅｒｉｓｔｉｃｓｏｆ
ａｕｔｏｍｏｔｉｖｅｓｈｏｃｋａｂｓｏｒｂｅｒｓ［Ｊ］．ＡｕｔｏｍｏｂｉｌｅＴｅｃｈａｎｏｌｏｇｙ，２００５（２）：１２～１６．（ｉｎＣｈｉｎｅｓｅ）

７　ＨｏｒｓｔＧ，ＳｔａｎｉｓｌａｗＳ，ＫｒｚｙｓｚｔｏｆＭ．Ｕｓｅｏｆｔｈｅｆｉｎｉｔｅｅｌｅｍｅｎｔｓｍｅｔｈｏｄｆｏｒｍｏｄｅｌｉｎｇｔｈｅｄｙｎａｍｉｃｌｏａｄｉｍｐａｃｔｏｎｈｙｄｒａｕｌｉｃｌｅｇ［Ｊ］．
ＳｂｏｒｎｉｋＶｅｄｅｃｋｙＣｈｐｒａｃｉｖｙＳｏｋｅｓｋｏｌｙＢａｎｓｋｅ，２００７（１）：６１～７２．

８　夏泰淳．工程流体力学［Ｍ］．上海：上海交通大学出版社，２００６．
９　机械设计手册编委会．机械设计手册［Ｍ］．北京：机械工业出版社，２００６．
１０　王致清，刘震北．在液压工程中两平行圆板间径向层流的压力损失与流量的计算问题［Ｊ］．液压气动与密封，１９８３（２）：５～１１．

ＷａｎｇＺｈｉｑｉｎｇ，ＬｉｕＺｈｅｎｂｅｉ．Ｃａｌｃｕｌａｔｉｏｎｏｎｐｒｅｓｓｕｒｅｌｏｓｓａｎｄｆｌｏｗｏｆｒａｄｉａｌｌａｍｉｎａｒｂｏｕｎｄａｒｙｌａｙｅｒｄｅｖｅｌｏｐｍｅｎｔｆｌｏｗｂｅｔｗｅｅｎｔｗｏ
ｐａｒａｌｌｅｌｄｉｓｋｓｉｎｔｈｅｈｙｄｒａｕｌｉｃｅｎｇｉｎｅｅｒｉｎｇ［Ｊ］．ＨｙｄｒａｕｌｉｃｓＰｎｅｕｍａｔｉｃｓ＆Ｓｅａｌｓ，１９８３（２）：５～１１．（ｉｎＣｈｉｎｅｓｅ）

１１　金朝铭，王致清．在液压工程中两平行圆板间径向层流的压力损失与流量的计算问题（续）［Ｊ］．液压气动与密封，１９８４
（４）：１４～１６．

１２　刘震北，王致清．两平行圆板间径向层流进口段效应分析［Ｊ］．应用数学和力学，１９８４，５（１）：７７～８９．
１３　丁忠满，王致清．幂律流体两平行圆板间径向扩散层流进口段流动阻力的分析［Ｊ］．力学学报，１９９４，２６（３）：３６８～３７３．

ＤｉｎｇＺｈｏｎｇｍａｎ，ＷａｎｇＺｈｉｑｉｎｇ．Ａｎａｎａｌｙｓｉｓｏｎｒａｄｉａｌｌａｍｉｎａｒｂｏｕｎｄａｒｙｌａｙｅｒｄｅｖｅｌｏｐｍｅｎｔｆｌｏｗｏｆｐｏｗｅｒｌａｗｆｌｕｉｄｂｅｔｗｅｅｎｔｗｏ
ｐａｒａｌｌｅｌｄｉｓｋｓ［Ｊ］．ＡｃｔａＭｅｃｈａｎｉｃａＳｉｎｉｃａ，１９９４，２６（３）：３６８～３７３．（ｉｎＣｈｉｎｅｓｅ）

１４　王维锐，吴参，陈颖，等．磁流变减振器滞回特性的改进 ＢｏｕｃＷｅｎ模型［Ｊ］．农业机械学报，２０１１，４２（２）：４８～５３．
ＷａｎｇＷｅｉｒｕｉ，ＷｕＣａｎ，ＣｈｅｎＹｉｎ，ｅｔａｌ．ＭｏｄｉｆｉｅｄＢｏｕｃＷｅｎｍｏｄｅｌｂａｓｅｄｏｎｈｙｓｔｅｒｅｔｉｃｃｈａｒａｃｔｅｒｉｓｔｉｃｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔｏｆｍａｇｎｅｔｏ
ｒｈｅｏｌｏｇｉｃａｌｄａｍｐｅｒ［Ｊ］．ＴｒａｎｓａｃｔｉｏｎｓｏｆｔｈｅＣｈｉｎｅｓｅＳｏｃｉｅｔｙｆｏｒＡｇｒｉｃｕｌｔｕｒａｌＭａｃｈｉｎｅｒｙ，２０１１，４２（２）：４８～５３．（ｉｎＣｈｉｎｅｓｅ）

１５　ＴｉｍｏｓｈｅｎｋｏＳＰ，ＷｏｊｎｏｗｓｋｉＫｒｉｃｇｅｒＳ．Ｔｈｅｏｒｙｏｆｐｌａｔｅａｎｄｓｈｅｌｌｓ［Ｍ］．ＮｅｗＹｏｒｋ：ＭｃＧｒａｗＨｉｌｌ，



１９８７．

（上接第 ２１页）
１１　张琪昌，陈予恕．汽车转向轮摆振的稳定性和分叉特性［Ｊ］．天津大学学报，１９９５，２８（３）：４０９～４１４．

ＺｈａｎｇＱｉｃｈａｎｇ，ＣｈｅｎＹｕｓｈｕ．Ｓｔｕｄｙｉｎｇｔｈｅｓｔａｂｉｌｉｔｙａｎｄｂｉｆｕｒｃａｔｉｏｎｃｈａｒａｃｔｅｒｏｆａｕｔｏｍｏｂｉｌｅｓｈｉｍｍｙ［Ｊ］．ＪｏｕｒｎａｌｏｆＴｉａｎｊｉｎ
Ｕｎｉｖｅｒｓｉｔｙ，１９９５，２８（３）：４０９～４１４．（ｉｎＣｈｉｎｅｓｅ）

１２　林逸，李胜．非独立悬架汽车转向轮自激型摆振的分岔特性分析［Ｊ］．机械工程学报，２００４，４０（１２）：１８７～１９１．
ＬｉｎＹｉ，ＬｉＳｈｅｎｇ．Ｓｔｕｄｙｏｎｔｈｅｂｉｆｕｒｃａｔｉｏｎｃｈａｒａｃｔｅｒｏｆｓｔｅｅｒｉｎｇｗｈｅｅｌｓｅｌｆｅｘｃｉｔｅｄｓｈｉｍｍｙｏｆｍｏｔｏｒｖｅｈｉｃｌｅｗｉｔｈｄｅｐｅｎｄｅｎｔ
ｓｕｓｐｅｎｓｉｏｎ［Ｊ］．ＣｈｉｎｅｓｅＪｏｕｒｎａｌｏｆＭｅｃｈａｎｉｃａｌＥｎｇｉｎｅｅｒｉｎｇ，２００４，４０（１２）：１８７～１９１．（ｉｎＣｈｉｎｅｓｅ）

１３　李韶华，杨绍普．一种非线性汽车悬架的亚谐共振及奇异性［Ｊ］．振动工程学报，２００７，２０（２）：１６８～１７３．
ＬｉＳｈａｏｈｕａ，ＹａｎｇＳｈａｏｐｕ．Ｓｕｂｈａｒｍｏｎｉｃｒｅｓｏｎａｎｃｅａｎｄｓｉｎｇｕｌａｒｉｔｙｏｆａｎｏｎｌｉｎｅａｒｖｅｈｉｃｌｅｓｕｓｐｅｎｓｉｏｎｓｙｓｔｅｍ［Ｊ］．Ｊｏｕｒｎａｌｏｆ
ＶｉｂｒａｔｉｏｎＥｎｇｉｎｅｅｒｉｎｇ，２００７，２０（２）：１６８～１７３．（ｉｎＣｈｉｎｅｓｅ）

１４　贺丽娟．汽车前轮摆振的仿真计算研究［Ｄ］．天津：河北工业大学，２００４．
ＨｅＬｉｊｕａｎ．Ａｓｉｍｕｌａｔｉｏｎｃａｌｃｕｌａｔｉｏｎｒｅｓｅａｒｃｈｏｎｆｒｏｎｔｗｈｅｅｌｓｈｉｍｍｙｆｏｒａｕｔｏｍｏｂｉｌｅ［Ｄ］．Ｔｉａｎｊｉｎ：ＨｅｂｅｉＩｎｓｔｉｔｕｔｅｏｆＴｅｃｈｏｎｏｌｏｇｙ，
２００４．（ｉｎＣｈｉｎｅｓｅ）

１５　王威，宋玉玲，王体春，等．非确定因素下汽车半主动悬架的智能控制［Ｊ］．工程力学，２０１２，２９（９）：３３７～３４２．
ＷａｎｇＷｅｉ，ＳｏｎｇＹｕｌｉｎｇ，ＷａｎｇＴｉｃｈｕｎ，ｅｔａｌ．Ｉｎｔｅｌｌｉｇｅｎｔｃｏｎｔｒｏｌｏｆａｕｔｏｍｏｔｉｖｅｓｅｍｉａｃｔｉｖｅｓｕｓｐｅｎｓｉｏｎｗｉｔｈｕｎｃｅｒｔａｉｎｆａｃｔｏｒｓ［Ｊ］．
ＥｎｇｉｎｅｅｒｉｎｇＭｅｃｈａｎｉｃｓ，２０１２，２９（９）：３３７～３４２．（ｉｎＣｈｉｎｅｓｅ）

５３第 １２期　　　　　　　　　　　　　吴英龙 等：车辆液压减振器设计理论与仿真


