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麦式悬架主销位置对性能影响研究*
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摘要：针对减振器上点定义不同对回正性能造成影响的问题，在ADAMS中建立了某车型的仿真模型，分别按照安装中心定义法、变

形中心定义法对仿真模型中的减振器上点重新进行定义后，对主销内倾角和主销后倾角进行了仿真计算，并和实车测试进行对比，

通过对比提出采用变形中心定义法计算的结果跟实际比较相符。在所建立的分析模型的基础上，对转向时由主销内倾角产生的回

正力矩和主销后倾角产生的回正力矩进行了计算，并就两种定义方法对整车在低、高速时回正性能的影响进行了分析。研究结果表

明，两种定义方法在转向时产生的回正力矩偏差，主销内倾角为4.28%，主销后倾角为0.33%，低、高速时整车回正性能偏差分别为

5.83%、12.11%。
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Research on affect of mcpherson suspension
king pin position for performance
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Abstract：Aiming at the damper top mount to define difference effect aligning capability，an auto simulation model in ADAMS was
established，the damper top mount of simulation model was redefined according to installing centre definition method and deformation
center definition method，the king pin inclination angle，caster angle were calculated，and compared with the vehicle a test date. By
comparing，the deformation center defined method was proposed more accordance with test date. Based on the analysis model，the aligning
torque produced by king pin inclination angle and caster angle when steering were calculated，and influence to the vehicle returnability
by two kinds of definitions were analyzed. The results indicate that two ways of defining the damper top mount generated aligning torque
of deviation during steering，the king pin inclination angle is 4.28%，caster angle is 0.33%，low，high speed vehicle returnability deviation
are 5.83%，12.11%.
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0 引 言

主销定义为转向轮转向时的回转中心，对于麦式

悬架（麦弗逊悬架）来说，即减振器上点与下摆臂外点

的连线。但是对于麦式悬架减振器上点位置的定义，

不同的主机厂以及设计公司分别有自己的定义方法，

主要的有两种定义方法：一种采用安装中心定义法，

定义减振器上支座和车身上安装平面与减振器轴线

的交点为减振器的上点，认为减振器和车身安装后，

减振器绕该点旋转，主动轮绕由该点和下摆臂外点构

成的主销轴线旋转。另一种采用变形中心定义法，定

义减振器上支座内部骨架中心平面与减振器活塞杆

中心线交点为减振器上点，认为减振器与车身安装好

以后，当受到侧向力或者纵向力时，上支座会发生变
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形，减振器绕上支座的变形中心进行旋转，主动轮绕

由该点和下摆臂外点构成的主销轴线旋转。

本研究以某款车前悬架为研究对象，按照该减振

器上点两种定义方法进行建模，对主销后倾角、主销内

倾角进行仿真计算和实车进行对比，以及两种定义方

法对回正性能的影响进行仿真分析。

1 ADAMS分析模型的建立

该车型前悬架为麦式悬架，减振器与车的安装方式

为整体安装。在CATIA中按照两种硬点定义方法取出

减振器上点，如图1所示，a点为按照安装中心定义法取

得 减 振 器 上 点 ，该 点 坐 标（1 026.51，- 567.17，1
614.35），b点为按照变形中心定义法取得减振器上点，

坐标为（1 022.31，-566.17，1 594.35）。

图1 减振器上点定义示意图

本研究在ADAMS中对该款车前悬架系统、转向器

系统、稳定杆系统进行建模后完成前悬架模型的装配，

因衬套对车辆定位参数以及性能影响比较大，故在建立

衬套模型时，必须保证模型中衬套安装角度和实车一

致，在ADAMS中建立的前悬架装配模型如图2所示［1］。

图2 前悬架装配模型

2 车轮参数变化分析

减振器上点位置不同，会造成主销位置不同，从而

会对主销内倾角和主销后倾角造成影响。四轮定位检

测是车辆下线最重要的一道工序，因减振器上点位置定

义不同，导致下线车辆检测不合格，将会严重影响生产

效率，因此，采用正确的减振器上点定义意义重大［2-3］。

为了研究减振器上点采用哪种定义的仿真结果

比较符合实际，笔者借助上一步建立的前悬架装配模

型，对减振器上点分别采用安装中心定义法和变形中

心定义法修改后进行仿真。采用安装中心定义法主

销内倾角仿真结果为9.342 deg，主销后倾角仿真结果

3.3 deg。采用变形中心定义法主销内倾角仿真结果

9.716 deg，主销后倾角仿真结果3.231 deg。
生产线上四轮定位仪测量主销后倾角及主销内

倾角的原理是先通过转方向盘带动车轮转动，依据车

轮的转动找到回转轴（即主销），从而测出主销后倾角

和主销内倾角。为了研究减振器上点采用哪种定义

方法的仿真结果更符合实际，笔者对某基地下线的某

批次车辆的四轮定位进行了汇总，并对主销内倾角和

主销后倾角单独进行分析。该批次车辆主销内倾角

分布图如图3所示，主销后倾角分布如图4所示，图中

黑色的点为每辆车的实测值，灰色的线为平均值。考

虑到加工工艺的偏差以及安装工艺的偏差，因此所有

车辆不可能保持完整的一致性，偏差在某个范围内即

认为属于正常，分析时取该批次的平均值。

图3 主销内倾角实测结果

图4 主销后倾角实测结果

本研究对该批次车辆主销后倾角及主销内倾角

的平均值进行计算，主销内倾角平均值为 9.719 deg，
主销后倾角平均值为3.23 deg。通过跟仿真结果对比

知，减振器上点采用变形中心定义法仿真结果跟实车

比较接近。

3 回正力矩影响分析

主销内倾角及主销后倾角产生的回正力矩主要影

响车辆的回正性能及转向感，如果回正力矩设计偏小，

会导致车辆回正性能偏差，转向较轻，车辆在行驶中遇

到冲击时，容易出现“kick back”现象［4-6］。反之，如果回

正力矩设计偏大，车辆的回正性会变好，但转向变重，会

引起顾客的抱怨［7-8］。因此，设计合理的主销内倾角及
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主销后倾角对车辆的回正性能及转向感影响非常大。

3.1 主销内倾角产生的回正力矩影响分析

主销内倾角主要跟低速时车辆的回正性能有关，

当转向轮绕主销转动时，车轮的最低点将陷入路面以

下，但实际上车轮下边缘不可能陷入路面以下，而是

将转向车轮连同整个汽车前部向上抬起一个相应的

高度，这样因汽车本身的重力作用，将迫使转向轮回

到原来的中间位置，并带动方向盘回到原来位置。由

前轴荷、主销内倾偏距及主销内倾角产生的回正力矩

计算公式如下：
M

内
=G ⋅ sin δ ⋅ cosα ⋅ sinϕ ⋅ L （1）

式中：M
内 —由前轴轴荷、主销内倾偏距及主销内倾角

产生的回正力矩，N·mm；G—前轮轴荷，N；δ —主销内

倾角，deg；α —销后倾角，deg；ϕ —对应的前轮转角，

deg；L—销内倾偏距，mm。

由图 5可以看出，主销位置改变后主销内倾偏距

和主销内倾角均发生了变化，为了分析主销位置改变

对由主销内倾角和主销内倾偏距构成回正力矩的影

响，在ADAMS将减振器上点按两种定义方法修改后进

行转向仿真。以车轮左转10°为例，通过仿真输出主销

内倾角、主销后倾角、主销内倾偏距变化后的值，代入

公式（1）中计算前轮产生的回正力矩M内，计算结果如

表 1所示。通过对比知，减振器上点采用安装中心定

义法建模产生的回正力矩为1 517 N·mm，采用变形中

心定义法产生的回正力矩为1 452 N·mm，可以看出，

当转向轮转动10°时，因减振器上点位置定义的不同，

主销内倾产生的回正力矩计算偏差在65 N·mm，偏差

百分比为4.28%。

图5 主销内倾偏距的变化

表1 主销内倾角产生的回正力矩计算结果

a

b

δ /(°)
9.334
9.685

α /(°)
3.306
3.072

L/mm
7.293
6.728

M内/（N·mm）
1 517
1 452

3.2 主销后倾角产生的回正力矩影响分析

主销后倾角主要影响车辆高速行驶的稳定性以

及车辆的回正能力。当高速行驶的车辆转向时，由于

离心力的作用，车轮将会绕回转半径向外滑移，从而

轮胎与路面之间会产生摩擦阻力，同时该摩擦阻力会

产生绕主销轴线的回正力矩，该力矩的力臂即为主销

后倾拖距，但同时，在转向时，由于轮胎接地点处因受

到阻力会产生变形，并产生气胎拖距，导致轮胎自身

产生回正力矩。因此，计算由地面摩擦产生的回正力

矩时，应该考虑主销后倾拖距和轮胎拖距共同作用产

生的影响，计算公式如下：

M后 =（n + d）fa cos(γ) （2）
fa =ma （3）

式中: M后 —由主销后倾拖距和轮胎气胎拖距共同作

用产生的回正力矩，N·mm；n —主销后倾拖距，mm；

d—轮胎气胎拖距，mm；fa —轮胎转向时由于地面摩

擦的作用产生的侧向力，N；m—前轮轴荷，kg；a—转弯

时的侧向加速度，m/s2；γ—主销后倾角，deg。
主销位置改变后，主销后倾角及主销后倾偏距均

发生了变化，如图6所示，na、nb分别为减振器上点采用

安装中心定义法和变形中心定义法时，在准静态下，

对应的主销后倾拖距。为了分析主销位置不同对 M后

造成的影响，以车辆在 0.2 g下的转弯工况为例，计算

采用两种减振器上点定义法产生的 M后 值，计算结果

如表2所示，表2中主销后倾拖距为车轮转向产生0.2
g侧向加速度时对应的主销后倾拖距，因不同的轮胎

产生的气胎拖距不同，这里取经验值 30 mm［9-10］。通

过对比知，减振器上点采用安装中心定义法产生的回

正力矩为67 928 N·mm，采用变形中心定义法产生的

回正力矩为67 702 N·mm不同，减振器上点位置改变

对回正力矩产生的偏差为0.33%。

图6 主销后倾偏距的变化

表2 主销后倾角产生的回正力矩计算结果

a

b

n/mm
15.95
15.8

d/mm
30
30

Fa/N
1 480
1 480

γ/deg
2.73
2.815

M后/（N·mm）
67 928
67 702

4 整车性能影响分析

主销位置的改变对整车回正性能影响比较大，为

研究减振器上点位置改变后对整车性能的影响以及验

证前面的计算结果，本研究分别在ADAMS中进行低
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速、高速转向回正仿真试验，并对仿真结果进行分析。

4.1 转向回正-低速仿真分析

按照国标［11］在ADAMS中进行低速仿真分析，仿真

车速为29 km/h，仿真过程中横摆角速度随时间的变化

曲线如图7所示，相关参数的计算结果如表3所示。通

过对比可以看出，减振器上点采用变形中心定义法（b

点）后，横摆角速度达到稳态的时间变长，横摆角速度

残留角和方向盘残留角均增大。本研究以横摆角速度

残留角为主要指标，评价两种定义方法对低速时回正

能力的影响，通过计算知，减振器上点采用两种方法定

义，计算的车辆低速时回正性能偏差为5.83%。

图7 横摆角速度随时间的变化曲线

表3 转向回正-低速时仿真结果

a
b

t/s
2.7
2.8

r/( ° s )
0.12
0.127

swa/( ° s )
0.048
0.049

σ

0.105
0.109

t—从方向盘释放到横摆角速度达到稳态时的时间间隔；r—方向
盘松开 1 s后的横摆角残留角；swa—方向盘松开 2 s后方向盘残留角；
σ —横摆角速度超调

通过3.1节计算知，减振器上点采用变形中心定义

后，由主销内倾角产生的回正力矩均变小，从而将会导

致车辆回正能力变差，跟当前整车分析结果一致。

4.2 转向回正-高速仿真分析

按照国标在ADAMS中进行高速仿真分析，仿真车

速100 km/h，仿真过程中横摆角速度随时间的变化曲

线如图8所示，相关参数的计算结果如表4所示。通过

对比可以看出，减振器上点采用变形中心定义法（b点）

后，横摆角速度达到稳态的时间变长，横摆角速度残留

角和方向盘残留角均增大。以横摆角速度残留角为主

要指标，评价两种定义方法对高速时回正能力的影响，

通过计算知，减振器上点采用两种定义方法，计算的车

辆高速时回正性能偏差为12.11%。

通过4.2节计算可知，减振器上点采用变形中心定

义后，由主销后倾产生的回正力矩变小，从而将会导致

高速时车辆回正能力变差，跟当前整车分析结果一致。

5 结束语

本研究通过与实车对比，减振器上点采用变形中

心定义法仿真的结果跟实车比较相符。因此提出，进

行性能分析时，减振器上点按照变形中心法进行定义。

减振器上点采用两种定义方法，计算主销内倾产

生的回正力矩偏差为 4.28%，主销后倾产生的回正力

矩偏差为0.33%。

减振器上点采用两种定义方法，计算的车辆低速时

回正性能偏差为5.83%，高速时回正性能偏差为12.11%。
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图8 横摆角速度随时间的变化曲线

表4 转向回正-高速时仿真结果

a
b

t/s
4.3
4.4

r/( ° s )
0.413
0.463

swa/( ° s )
0.703
0.803

σ

0.652
0.664

t—取横摆角速度从方向盘释放到达到最后一个峰值时所用的时
间间隔；r—方向盘松开3 s后的横摆角残留角；swa—方向盘松开3 s后
方向盘残留角；σ —横摆角速度超调
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