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前副车架对整车操纵稳定性的影响分析及优化

高 晋，刘 伟
（昆明理工大学  交通工程学院，昆明  650500）

摘要：车辆的操纵稳定性是整车性能的重要组成部分，在车辆悬架与副车架系统中常将副车架

作为刚性连接进行研究，然而前副车架在实际的行驶过程中会发生弹性变形，文中对某车型的前副

车架进行柔性化处理，建立刚柔耦合模型来研究整车的操纵稳定性具有重要意义。对整车进行横

向动力学分析，推导了三自由度车辆运动学方程。通过车辆运动学仿真对比分析，研究了该前副车

架柔性对悬架系统 KC 特性与整车瞬态操纵稳定性的影响。运用 NSGA-II 算法对前副车架连接处

的衬套刚度进行优化设计，改善了整车的瞬态操纵稳定性。优化结果表明：在 0.5 Hz 时，横摆角速

度相对于方向盘转角增益降低了 8%，车身侧倾角相对于侧向加速度增益降低了 1.1%，侧向加速度

相对于方向盘转角延迟时间减少了 10.5%。
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Analysis and optimization of the effect of front subframe on the 

handling stability of the whole vehicle

GAO　Jin, LIU　Wei

(Faculty of Transportation Engineering, Kunming University of Science and Technology,

Kunming 650500, P. R. China)

Abstract: Vehicle handling stability is an important part of the vehicle performance. In the vehicle suspension and 

subframe system, subframe is often studied as a rigid connection, however, the front subframe undergoes elastic 

deformation in actual driving process. Therefore, this paper flexibly treats the front subframe of a certain vehicle 

and establishes a rigid-flexible coupled vehicle model to study the handling stability of the whole vehicle. The 

lateral dynamics of the whole vehicle is analyzed, the three-degree-of-freedom vehicle kinematics equations are 

derived, and the vehicle kinematics simulation is conducted for comparative analysis to study the influence of the 

front subframe flexibility on the KC characteristics of the suspension system and the transient handling stability of 

the whole vehicle. The NSGA-II algorithm is applied to optimize the bushing stiffness at the front subframe joint, 

which improves the transient handling stability of the whole vehicle. The optimization results show that at 0.5 Hz, 
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the yaw rate gain relative to the steering wheel angle is reduced by 8%, the body roll angle relative to the lateral 

acceleration gain is reduced by 1.1%, and the lateral acceleration delay time relative to the steering wheel angle is 

reduced by 10.5%.

Keywords: front subframe; rigid-flexible coupling; finite element analysis; transient handling stability; multi-

objective optimization

随着汽车行业对整车性能的需求不断增加，副车架结构已经广泛应用于各种车型上 [1]。汽车前副车架是

用于支撑发动机和悬挂系统的一个重要零部件之一，发动机的重量和振动都需要通过前副车架来分散和吸

收，以确保车辆的稳定性和乘坐舒适性。通过优化前副车架的刚度和轻量化设计，可以提高悬架系统的响应

速度、操控性能和稳定性，这对于提高车辆的动力学性能至关重要。

经过几十年的发展，许多学者对副车架进行了深入的分析研究 [1]。 Wang 等 [2]将改进的 NSGA-II 与

TOPSIS 相结合，对某前副车架进行了混合轻量化设计。颜伏伍等 [3]将有限元法应用于某车型前副车架的研

发阶段，通过耐久性仿真分析找到原结构的危险区域，并据此提出结构改进方案。程稳正等 [4]针对装有五连

杆后悬架的后副车架零部件及台架疲劳试验由于液压作动器相互干涉的问题，提出一种基于应力张量分析

的疲劳试验方法。冯金芝等 [5]通过对副车架更改材料属性和改进结构阐述了利用镁合金制造副车架的可行

性。马芳武等 [6]通过将拓扑优化技术与隐式参数化建模相结合，并引入截面形状控制的方法对后副车架结构

进行优化设计，达到了整车轻量化的目的。

上述文献从不同角度研究了汽车的副车架，内容涉及副车架的结构设计、疲劳寿命预测、有限元分析和

轻量化等，并取得了很多成果。但是，很少有人研究副车架对整车性能的影响。文中基于实车模型，将前副

车架柔性化后，建立了刚柔耦合整车模型，以研究前副车架对整车瞬态操纵稳定性的影响并对各评价指标进

行优化。

1　模态分析

车辆在行驶的时候，由于路面的工况激励通过轮胎传递到悬架系统上面，而悬架系统把部分的激励直接

传递给车身，另一部分激励则传递到了前副车架上。在高速公路和一般城市的路况，路面激励频率大都在

25 Hz以下，发动机激振频率为

f =
2ζn
60τ

， （1）

式中：ζ为发动机缸数；τ为发动机冲程数；n 为怠速时的发动机转速 [7]。文中所选择的发动机为常见的 4 缸 4

冲程发动机，即 ζ=4，τ=4。代入式（1）计算可知，当开启空调状态时，怠速转速为 850 rad/s，激振频率为

28.3 Hz。根据前副车架在整车上的实际约束状态约束副车架与车身 8 个连接处 X、Y、Z 这 3 个方向的平动自

由度和转动自由度，并对其进行约束模态分析，图 1 为该副车架前四阶的模态振型图。表 1 为各阶模态频率

下的振型。

表 1　前副车架模态分析结果

Table 1　　Front subframe modal analysis results

阶数

1

2

频率/Hz

142

168

振型

绕 Y 轴弯曲

扭转

阶数

3

4

频率/Hz

218

320

振型

绕 X 轴弯曲

绕 Y 轴弯曲
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由表 1 可知，前副车架的固有频率远远大于发动机怠速时的

激振频率和路面激励频率，故不会产生共振，该副车架满足使用要

求。将模态分析后得到的 mnf 柔性体文件替换刚性后副车架，可

得到如图 2 所示的刚柔耦合整车模型。

2　考虑侧倾的整车横向动力学分析

在对车辆操纵稳定性的研究中，通常使用如图 3 所示的考虑

侧向、横摆、侧倾的三自由度的车辆操纵动力学模型 [8]。

图 2　刚柔耦合整车模型

Fig. 2　　Rigid-flexible coupling vehicle model

图 1　副车架前 4阶模态振型图

Fig. 1　　The first 4 orders of the subframe mode shapes

图 3　考虑侧倾运动的 3自由度车辆模型

Fig. 3　　3-degree-of-freedom vehicle model considering lateral sway motion
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将车辆的簧载质量和非簧载质量均视为刚体，则考虑侧倾运动的车辆总的侧向惯性力∑Fy、横摆力矩

∑M z 与侧倾力矩∑M x 可以表示为

ì

í

î

ï
ïï
ï

ï
ïï
ï

∑Fy = mV ( β̇ + r )− m s h s ϕ̈，

∑M z = Iz ṙ − Izx ϕ̈，

∑M x = Ix ϕ̈ − Ixz ṙ − m s h sV ( β̇ + r )，

（2）

式中：m 为整车质量；V 为车速；β为车辆质心侧偏角；r 为横摆角速度；m s 为簧载质量；h s 为簧载质量质心到 x

轴的距离；ϕ为车身侧倾角；Iz 为整车绕 z 轴的横摆转动质量；Izx 和 Ixz 为横摆运动与侧倾运动的惯性积；Ix 为簧

载质量绕 x轴侧倾转动惯量。

当车辆发生侧倾时，实际的车轮转角包括由驾驶员输入的前轮转角 α f 和车辆侧倾而产生的侧倾转向角

α r。假设车辆前后轮的侧倾转向角与车身的侧倾角之间成正比关系，则 α f、α r 可以表示为 [8]

ì

í

î

ï
ïï
ï

ï
ïï
ï

α f =
∂α f∂ϕ ϕ，

α r =
∂α r∂ϕ ϕ。

（3）

假设前后轮的左右车轮分别集中于前后车轴的中心，在考虑车辆的侧倾转向角后，车辆前轮不仅包括所

输入的前轮转角，还包括由车身侧倾产生的侧倾转向角 α f。同理，后轮也会多出一个转角 α r。则前轮胎的侧

偏角与后轮胎的侧偏角可以表示为

ì

í

î

ï
ïï
ï

ï
ïï
ï

β f = β +
l f

V
r − δ − ∂α f∂ϕ ϕ，

β r = β − l r

V
r − ∂α r∂ϕ ϕ。

（4）

当车辆的侧向加速度小于 0.4 g（g 为重力加速度），并且忽略由载荷转移引起的侧偏力的变化时，作用于

轮胎的侧向力可以用线性模型表示，则作用于前、后轮胎的侧向力 F f、F r 可以表示为

ì

í

î

ï
ïï
ï

ï
ïï
ï
ï
ï

F f =− K f β f = K f( )δ +
∂α f∂ϕ ϕ − β − l f

V
r ，

F r =− K r β r = K r( )∂α r∂ϕ ϕ − β − l f

V
r 。

（5）

在考虑车辆侧倾运动时，作用于前后轮的侧向力还包括由于车身侧倾引起的外倾推力，假设车身侧倾产

生的外倾角 ∂ϕ f∂ϕ、∂ϕ r∂ϕ与车身侧倾角 ϕ之间成正比关系，则由车辆侧倾所产生的作用在前、后轮胎的外倾侧

向力 F cf、F cr 可以表示为

ì

í

î

ï
ïï
ï

ï
ïï
ï

F cf =− K cf

∂ϕ f∂ϕ ϕ，
F cr =− K cr

∂ϕ r∂ϕ ϕ。
（6）

根据式（5）与式（6）可得，作用在车辆上的总的侧向外力∑Fy 可表示为

∑Fy = 2Y f + 2Y r + 2Y cf + 2Y cr = 2 K r( ∂α r

∂ϕ ϕ − β +
l r

V
r) − 2K cf

∂α f

∂ϕ ϕ − 2K cr

∂α r

∂ϕ ϕ。 （7）

由总的侧向外力产生的绕 z轴的横摆力矩∑M z，可以表示为

∑M z = 2l fY f − 2l rY r + 2l fY cf − 2l rY cr =

2l f K f(δ +
∂α f

∂ϕ ϕ − β − l f

V
r) − 2l r K r( ∂α r

∂ϕ ϕ − β − l r

V
r) − 2l f K cf

∂α f

∂ϕ ϕ + 2l r K cr

∂α r

∂ϕ ϕ。
（8）
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车身发生侧倾时，作用于车辆的外力产生的总侧倾力矩∑M x 可表示为

∑M x = ( − Kϕ + m s gh s) ϕ − C ϕ ϕ̇， （9）

式中：Kϕ为侧倾运动的等效刚度；Cϕ为侧倾运动的等效阻尼系数。

由于车辆所受到的侧向力、横摆力矩和侧倾力矩之间是相互平衡的，结合式（2）、式（7）~（9），可得到包含

车身侧倾的三自由度车辆动力学方程为

ì

í

î

ï

ï
ï
ïï
ï

ï

ï

ï

ï

ï
ïï
ï

ï

ï

mV
dβ
dt

+ 2 ( )K f + K r β +
é
ë
êêêê

ù
û
úúúúmV +

2 ( )l f K f − l r K r

V
r − m s h s

d2ϕ

dt2
− 2Yϕϕ = 2K fδ，

2 ( )l f K f − l r K r β + I
dr
dt

+
2 ( )l 2

f K f + l 2
r K r

V
r − Ixz

d2ϕ

dt2
− 2Nϕϕ = 2l f K fδ，

− m s h sV
dβ
dt

− Ixz

dr
dt

− m s h sVr + Iϕ
d2ϕ

dt2
+ Cϕ

dϕ
dt

+ ( )K ϕ − m s gh s ϕ = 0，

（10）

式中，

ì

í

î

ï
ïï
ï
ï
ï

ï
ïï
ï
ï
ï

Yϕ = ( )∂α f

∂ϕ k f +
∂α r

∂ϕ k r − ( )∂ϕ f

∂ϕ kcf +
∂α r

∂ϕ kcr ，

Nϕ = ( )∂α f

∂ϕ l f k f +
∂α r

∂ϕ l r k r − ( )∂ϕ f

∂ϕ l f kcf +
∂α r

∂ϕ l f kcr 。
由式（4）、式（5）和式（10）可以看出，轮胎侧偏角的变化将影响车辆的横向动力学特性。但需要说明的

是，式（4）中并未考虑载荷转移和悬架的变形转向角，而汽车在实际转向运动中，需要将侧倾转向角、考虑载

荷转移的轮胎侧偏角和变形转向角对车轮转角造成的影响纳入考虑，这些角度通常会受到车辆轮胎、悬架、

转向系等部分的影响。若将这 3 种角度的影响等效到轮胎的侧偏刚度中，式（10）依然能够解释悬架与车辆

横向动力学特性的联系。

3　刚性模型与刚柔耦合整车模型仿真结果对比分析

3.1　悬架系统 KC特性仿真

悬架对车辆操纵稳定性的影响主要体现悬架侧倾角刚度、车轮前束角和车轮外倾角等相关的悬架特性

上，为了研究前副车架柔性化后车辆车轮前束角、外倾角和侧倾刚度的变化，文中利用 ADAMS 软件对刚性

模型与刚柔耦合模型进行同等条件下的反向轮跳工况仿真和静态加载侧向力工况仿真。反向轮跳仿真试验

中，为模拟车辆转弯时车身相对于路面的侧倾工况，左右两侧车轮反方向跳动，轮心的上下跳动量为 80 mm。

悬架与副车架系统受力仿真中，分别在左右两侧车轮施加最大侧向力 3 000 N，最小侧向力-3 000 N[9]。图 4~

9 为刚性模型与含柔性前副车架的刚柔耦合模型反向轮跳工况和受力仿真数据对比结果。

图 4　前束角随轮跳变化曲线

Fig. 4　　Variation curve of toe angle with wheel hop

图 5　外倾角随轮跳变化曲线

Fig. 5　　Variation curve of camber angle with wheel hop
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从 K 特性方面来说，汽车转弯过程中，由于受到离心力作用，车身会发生侧倾，左右车轮载荷发生转移，

外侧车轮悬架压缩上跳，内侧车轮悬架拉伸下跳，为了保证车辆的不足转向特性，前轮前束角和外倾角都应

该增大 [10]。由图 4~6 的反向轮跳工况仿真曲线可知，相对于刚性模型而言，刚柔耦合车辆模型的前轮前束角

和外倾角随着车轮向上跳动的过程中都有一定程度的增加，这将增加车辆的不足转向特性，而悬架系统侧倾

角刚度有一定的减小。

从 C 特性方面来说，在侧向力作用时，外倾角梯度大一点有利于提高车轮的抓地力和附着性，前束梯度

增大有利于车辆的不足转向，但也不能太大，否则会引起轮胎的磨损 [11]。由图 7~9 的侧向力仿真曲线可知，相

对于刚性模型而言，刚柔耦合车辆模型的前束角梯度和外倾角梯度要大一点，这主要是因为柔性前副车架起

作用，从而使得悬架与副车架系统的受力发生变化，引起悬架下摆臂与副车架连接的衬套和副车架与车架连

接的衬套有较大变形，进而导致悬架 KC 特性的变化。

3.2　方向盘正弦扫频输入仿真分析

文中对刚性整车和刚柔耦合整车动力学模型进行了同等条件下的正弦扫频转向仿真对比分析，以研究

柔性前副车架对整车瞬态操纵稳定性的影响，并采用以下指标进行评价。

评价指标 H1：横摆角速度增益，即频率为 0.5 Hz 下的横摆角速度相对于方向盘转角增益。表征车辆的转

向瞬态响应程度，其值越大，表示车辆横摆速度相对于方向盘转角的响应越大 [12]。

评价指标 H2：侧倾角的增益，即频率为 0.5 Hz 下的车身侧倾角相对于侧向加速度增益。表征车辆的抗侧

图 6　悬架系统侧倾角刚度随轮跳变化曲线

Fig. 6　　Variation curve of lateral camber stiffness 

of suspension system with wheel hop

图 7　前束角随侧向力变化曲线

Fig. 7　　Variation curve of toe angle with 

lateral force

图 8　外倾角随侧向力变化曲线

Fig. 8　　Variation curve of toe angle 

with lateral force

图 9　悬架系统侧倾角刚度随侧向力变化曲线

Fig. 9　　Variation curve of lateral camber stiffness of 

suspension system with lateral force
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倾性能，其值越小，车辆的抗侧倾性能越好。

评价指标 H3：侧向加速度的延迟时间，即频率为 0.5 Hz 下的侧向加速度相对于方向盘转角延迟时间。表

征驾驶员转动方向盘转角后，乘员感受转向的延迟时间；其值越小，转向响应速度越快 [13]。根据侧向加速度

相对于方向盘转角的相位延迟角，可求出延迟时间，具体的计算方法如式（11）所示：

tay
=

ì

í

î

ï
ïï
ï

ï
ïï
ï

θay
+ 180

360f
，θay

< 0；

θay
− 180

360f
，θay

> 0。
（11）

对于频率特性而言，通常驾驶员转动方向盘的频率范围为

0~1.5 Hz。因此，选取 0~1.5 Hz 频率范围来研究车辆瞬态操纵稳

定性。

图 10 为滤波后刚柔耦合整车模型和刚性整车的横摆角速度

随方向盘转角增益变化曲线。从图中可以看出，在无论是在低频

率下还是在高频率下，刚柔耦合整车模型的横摆角速度增益都比

刚性整车模型要大一些。由悬架系统的 K 特性曲线可知，将柔性

前副车架导入整车模型后使得单位车身侧倾角所产生的前轮外

倾角 ∂ϕ f∂ϕ和前轮的侧倾转向角 α f 产生了变化，导致了横摆力矩

平衡方程式（8）发生变化，从而使得系统平衡方程中 Yϕ和 Nϕ发生

变化，仿真结果因此改变，横摆角速度相对于方向盘转角的增益有所增加，操纵稳定性相对降低。

图 11 为刚柔耦合整车模型和刚性整车模型的车身侧倾角相对于侧向加速度增益变化曲线。从图中可

以看出，它们之间的差异很小，包含柔性前副车架的刚柔耦合整车模型的车身侧倾角相对于侧向加速度增益

比刚性整车模型要稍微大一些，车辆的抗侧倾性能较差。这主要是因为柔性前副车架会引起侧倾力矩平衡

方程中侧倾刚度 Kϕ的变化，导致了悬架与副车架系统的侧倾变形变大。

图 12 为滤波后的侧向加速度相对于方向盘转角延迟时间变化曲线。从图中可以看出，包含柔性前副车

架的整车刚柔耦合模型的侧向加速度相对于方向盘转角延迟时间比刚性整车模型要长，转向响应速度更慢。

表 2 为刚柔耦合整车模型和刚性整车模型在方向盘正弦扫频输入下的各评价指标。由表 2 可知，在频率

为 0.5 Hz 下，刚柔耦合整车模型的横摆角速度增益、侧倾角增益，侧向加速度的延迟时间比含有刚性前副车

架的整车模型大一些。

图 10　横摆角速度增益变化曲线

Fig. 10　　Variation curve of yaw rate gain

图 11　车身侧倾角增益变化曲线

Fig. 11　　Variation curve of body camber gain

图 12　侧向加速度延迟时间变化曲线

Fig. 12　　Variation curve of lateral acceleration delay time
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4　整车瞬态操纵稳定性优化

4.1　前副车架衬套刚度对车辆瞬态操纵稳定性影

响的灵敏度分析

如图 13 所示，前副车架通过衬套 A、B 与车身连

接，同时通过衬套 C、D 与双横臂悬架下摆臂连接，

左右两边分别受到 8 个衬套的力和力矩，每个衬套

分别有 X、Y 和 Z 这 3 个方向上的平移刚度和旋转刚

度，其中 T i
s 表示衬套 s 的 i 方向的平移刚度，Ri

s 表示

衬套 s 的 i 方向的扭转刚度，下角标 L、R 分别表示衬

套位于左右两侧 [14]。以衬套 A 为例，将 3 个平移刚度

分 别 记 为 T x
A、T y

A、T z
A，3 个 扭 转 刚 度 分 别 记

为 Rx
A、Ry

A、Rz
A。

柔性前副车架其受到左右共 8 个衬套的力与力

矩作用，存在 48 个刚度值，而这些刚度值在不同程

度上影响车辆的操纵稳定性，文中运用 ADAMS/car

与 ISIGHT 联 合 仿 真 来 对 衬 套 刚 度 进 行 灵 敏 度

分析。

由于前副车架的左右衬套呈对称关系，故以右

侧 4 个衬套 AR、BR、CR 和 DR 共 24 个刚度值为对象进

行灵敏度分析，目标是找出对车辆瞬态操纵稳定性

的评价指标的影响超过 10% 的衬套参数进行优化，

灵敏度分析结果如图 14~16 所示。图中白色代表衬

套刚度对操纵稳定性的正效应，黑色代表衬套刚度

对操纵稳定性的负效应。

图 14 为对评价指标 H1有较大影响的前 10 个参数。如图所示，T Y
C、T Y

A 和 T Y
B 对评价指标 H1的影响程度超

过了 10%。衬套刚度的变化将使得车轮的变形转角发生变化，从而影响车辆的动力学特性。

图 15 为对评价指标 H2有较大影响的前 10 个参数。如图所示，RZ
C 和 RZ

D 对评价指标 H2的影响程度超过了

10%。

图 16 为对评价指标 H3有较大影响的前 10 个参数。如图所示，T Y
C、T Y

A 和 T Y
B 对评价指标 H3的影响程度超

过了 10%。

综合考虑上述灵敏度分析结果，选择衬套 A、B、C 在 Y 方向上的平移刚度，以及衬套 C、D 在 Z 方向上的扭

转刚度作为设计变量进行操纵稳定性优化。

图 13　副车架有限元模型

Fig. 13　　Finite element model of front subframe

图 14　评价指标 H1的敏感性

Fig. 14　　Sensitivity of evaluation indicator H1

表 2　方向盘正弦扫频输入性能评价指标

Table 2　　Steering wheel sine sweep input performance evaluation metrics

评价指标

H1/(s
-1)

H2/(
o∙g-1)

H3/s

刚柔耦合整车模型

0.500 7

4.461 0

0.191 2

刚性整车模型

0.465 1

4.434 8

0.178 8
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4.2　多目标优化算法

从上述灵敏度分析中可以看出，不同的衬套刚度在不同程度上影响车辆的操纵稳定性。衬套的侧向刚

度对悬架刚度贡献较大，这会影响横摆角速度和车身侧向加速度，衬套的扭转刚度对侧倾刚度有影响，用于

研究车辆侧倾角对侧向加速度的增益 [15]。因此，文中将用于评估瞬态操纵稳定性的 3 个评价指标最小化作为

优化目标，对前副车架与车身和悬架下控制臂连接处的衬套刚度作为设计变量进行多目标优化，其中衬套在

刚度比例因子为[0.5，2]的区间内对车辆的操纵稳定性进行优化。

根据以上分析，前副车架衬套刚度的多目标优化问题可以表示为

ì

í

î

ï
ïï
ï

ï
ïï
ï

find λ = ( )T Y
A，T Y

B，T Y
C，RZ

C，RZ
D

T
，

min{ }H 1 ( λ )，H 2 ( λ )，H 3 ( λ ) ，

subject to：{ }− 50% ≤ λ ≤+200% ，

式中，λ是设计向量。

对于多目标优化问题而言，各个优化目标可能相互冲突，需要在各个指标之间进行权衡，因此需要选择

合适的多目标优化算法进行优化。遗传算法是一种模拟生物进化过程的群体搜索算法，不断地寻找和对比

最优解，消除差解，因此文中选择 NSGA-II算法来解决多目标问题 [16]。

4.3　优化结果分析

对车辆瞬态特性进行多目标优化时，优化目标之间会因为冲突而不能同时达到理想的效果，因此最终会

得到相应的 Pareto 解集和相对最优解。图 17~图 19 为优化算法在方向盘正弦扫频输入仿真下获得的 Pareto

解，其中蓝点表示相对最优解。

图 15　评价指标 H2的敏感性

Fig. 15　　Sensitivity of evaluation indicator H2

图 16　评价指标 H3的敏感性

Fig. 16　　Sensitivity of evaluation indicator H3

图 17　评价指标 H1和 H2的 Pareto解集

Fig. 17　　Pareto solution sets for evaluation

indicators H1 and H2

图 18　评价指标 H1和 H3的 Pareto解集

Fig. 18　　Pareto solution sets for evaluation 

indicators H1 and H3
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为了分析优化效果，将通过遗传算法优化得到的相对最优解下的各设计变量值重新带入原始车辆模型

中进行相同的仿真，并与原始车辆模型进行比较。图 20~22 为优化前后方向盘正弦扫频输入工况仿真对比，

优化前后的设计变量与评价指标比较如表 3 所示。

图 20　优化前后横摆角速度增益变化曲线

Fig. 20　Variation curve of yaw rate gain before 

and after optimization

图 19　评价指标 H2和 H3的 Pareto解集

Fig. 19　　Pareto solution sets for evaluation 

indicators H2 and H3

图 21　优化前后车身侧倾角增益变化曲线

Fig. 21　　Variation curve of body roll angle gain before and 

after optimization

图 22　优化前后侧向加速度延迟时间变化曲线

Fig. 22　　Variation curve of lateral acceleration delay 

time before and after optimization

表 3　优化前后的评价指标与设计变量比较

Table 3　　Comparison of evaluation indicators and design variables before and after optimization

指标与变量

H1/(s
-1)

H2/(
o·g-1)

H3/s

T Y
A

T Y
B

T Y
C

RZ
C

RZ
D

优化前

0.50

4.46

0.19

1.00

1.00

1.00

1.00

1.00

优化后

0.46

4.41

0.17

1.55

1.98

1.92

1.99

1.94

变化量/%

8.0

1.1

10.5

55.0

98.0

92.0

99.0

94.0
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图 20 为优化前后横摆角速度相对于方向盘转角增益曲线。从图中可以看到，优化后的横摆角速度增益

比优化前明显减小。结合表 3 可以看到，优化后的评价指标 H1与原车相比减少 8%，表明优化后的车辆具有

更好的稳定性，满足优化目标的要求。

图 21 为优化前后车身侧倾角相对于侧向加速度增益曲线。从图中可以看到，从低频到高频，优化后车

身侧倾角增益与优化前相比都有所减小。结合表 3 可以看到，评价指标 H2减小 1.1%，表明优化后的车辆的抗

侧倾性能得到了改善，满足优化目标的要求。

图 22 为优化前后侧向加速度相对于方向盘转角延迟时间曲线。从图中可以看到，优化后获得的侧向加

速度相对于方向盘转角延迟时间与优化前相比减少了 10.5%。

5　结　论

在考虑整车横向动力学的基础上，研究了前副车架对整车瞬态操纵稳定性的影响，选择 NSGA-II算法来

解决多目标优化问题，对前副车架连接处的衬套刚度进行了优化。

1）通过对刚性模型和刚柔耦合模型的比较，得出在前副车架从刚性变成柔性后，悬架与副车架系统内部

所受力将发生变化，引起与前副车架相连接的衬套有较大变形导致悬架 KC 特性的变化，车轮前束角、外倾

角，以及悬架与副车架系统的侧倾刚度降低。

2）将柔性前副车架导入整车模型后使得前轮的侧倾转向角 α f 和由车身侧倾产生的前轮外倾角 ∂ϕ f∂ϕ，以
及侧倾运动的等效刚度 Kϕ发生变化，从而使得整车的三自由度车辆运动学方程发生改变，导致各个评价指

标都比刚性整车模型大，整车的瞬态操纵稳定性有所降低。

3）通过 NSGA-II算法对前副车架连接处的衬套刚度优化后，在 0.5 Hz 时，横摆角速度相对于方向盘转角

增益降低 8%，车身侧倾角相对于侧向加速度增益降低了 1.1%，侧向加速度相对于方向盘转角延迟时间减少

了 10.5%。整车操纵和稳定特性得到改善，证明了文中所提的多目标优化设计方法是可靠和有效的。
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