
摘要

随着国民经济连续多年的快速发展，载货汽车市场迅速发展，而重型载货汽

车是载货汽车发展的主要方向。重型载货汽车由于具有运输效率高、运输成本低

的特点，逐渐成为公路运输的首选，重型载货汽车的生产与丌发成为国内载货汽

车生产厂家竞争的焦点。

本文以重型汽车为研究对象，首先介绍了汽车转向系的类型、组成和发展。

基于对转向系统结构的技术分析和转向性能的评价进行了阐述，研究了转向系统

运动学特性计算分析方法、动力转向器匹配计算方法、悬架转向系统运动协调性

计算分析方法等。还介绍了在转向系统的设计过程中动力转向器的选型方法，另

外还针对动力转向器匹配及转向系统与悬架系统匹配问题做了进一步的研究，对

重型汽车匹配两种动力转向器时车辆的转向盘力和力矩梯度进行了计算，并对两

种转向系统、悬架系统匹配方案进行了整车性能的仿真研究。另外还介绍了

ADAMS仿真软件的特点和功能，综述了利用ADAMS／Car模块进行动力学仿真分

析的理论基础和分析过程。并建立了整体的转向系统模型，对转向系统进行运动

学动力学仿真，在此基础上对转向系统进行了初步评价。该课题的研究为重型汽

车转向系统的设计开发提供了更加科学的方法，提高了设计质量，有效地缩短了

汽车研发周期，降低了开发成本，对提高产品设计和制造质量探索了新的途径。
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Abstract

With rapid development of the nationaI economy continuously in many

years，the truck market develops fast．And the heavy—duty vehicle is the main

direction of truck development．The heavy-duty vehicle has many strongpoints．

such as high efficiency，Iow cost，and so on．So it gradually becomes the first

choice of transportation．The production and research of the heavy．dutv

vehicle are competition focaI point in domestic corporations．

In this paper，taking heavy-duty vehicle as the research object，first
introduced the type．composition and development of the automotive

steering-system．Through analyzed the steering-system structure and

appraised the steering performance，it has researched computational analysis

methods of the steering-system kinematics character，suited computation

methods of the power redirectors，computational analysis methods of

movement coordination of the suspension System and the steering—system．

and so on．It also introduced selecting methods of the power redirectors in the

steering—system design．Moreover it also did the further research on the power

redirectors matching and coordination problem of the suspension system and

the steering—system．calculated steering wheeI strength and momentaI

gradient when the heavy-duty vehicle matched two kind of power redirectors．

did entire vehicle performance simulation research on two matching schemes

Of the suspension system and the steering—system．Moreover this paper also

introduced the character and function of ADAMS simulation software，

summarized the rationale and process of the dynamics simulation analysis by

using the ADAMS／Car module．And it established the whole steering．system

model，did the kinematics，dynamics simulations on the steering．system，

carried on preliminary appraisaI in this simulations foundation．This topic

research has provided a more scientific method for the design and

development of the heavy—duty vehicle steering—system．improved the design

quality，effectively shortened the research and development periods，reduced

the development cost．1t has explored the new way to enhanced the product

design and the manufacture quality．

Key words：Heavy。duty Vehicle，Steering-system，Power Steering
Performance Analysis
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1．1问题的提出

第1章绪论

随着国民经济连续多年的高速发展，尤其是国家对基础设施建设投入的逐年

加大，使得重型汽车的生产在近年来呈现了爆发式发展。而重型载货汽车由于具

有运输效率高、运输成本低的特点，逐渐成为公路运输的首选。2002年重型卡车

市场为24．5万辆，中型卡车市场为16．5万辆，重型卡车占整体市场的比例为60％，

重型载货汽车的生产与开发成为国内载货汽车生产厂家竞争的焦点。汽车技术的

进步和人民生活水平的进一步提高，使载货汽车用户对车辆的性能水平要求越来

越高，而越来越大的竞争压力使整车厂家的产品开发周期不断缩短。如何使车辆

开发各个环节的设计方案都得到充分的分析与筛选，使其性能得到有效控制，以

保障在限定的周期内开发出性能优越的汽车产品，已成为重型载货汽车产品研发

部门所关注的重要课题。

由于汽车保有量的增加和社会生活汽车化而造成交通错综复杂，使转向盘的

操作频率增大，这就要求减轻驾驶疲劳。在汽车向轻便灵活、容易驾驶的方向发

展的同时，对动力转向系统的需求也提到日程上来。要求其成本低，性能方面能

适应车速变化，实现变特性的动力转向器，并且可以与不同类型的重型汽车相适

应、相匹配。

重型载货汽车和其它车辆相比具有～些显著的特点，为保障重型载货汽车良

好的转向性能，必须对这些特点及由此引发的问题进行专门的研究。按照GB

1589．2004“道路车辆外廓尺寸、轴荷及质量限值”的要求，每侧单轮胎的车轴

轴荷限值为7吨，6×4载货车的设计轴荷之和可达30吨，车长可达12m，铰接

式列车的车长可至16．5m。同时，GB 7258．2004“机动车运行安全技术条件”要

求车辆必须能够通过外径25m内径10．6m的通道。另外，载货汽车公路运输的

高速化发展趋势也已是不争的事实，尤其国家于2004年5月开始的治理公路运

输车辆超限超载专项工作的开展，使以提高行驶速度来带动运输效率的提高成为

载货汽车设计的重要目标。高的运输速度对车辆的操纵性与稳定性提出了更高的

要求。

为在法规允许的情况下尽可能提高车辆的运输能力，重型车的设计轴荷及外

廓尺寸基本接近法规的限值。对于转向轴，7吨的轴荷使动力转向器成为必选的

配置，如何合理匹配动力转向器，提高车辆的转向能力并保持操纵路感值得进行

进一步的研究。国家标准对车辆转弯能力的要求，给转向系统的设计提出了新的
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课题。对于长轴距的汽车，必须通过增加转向轮转角才能提高其转弯能力。对于

载货车惯常采用的转向系统结构，大的转角设计很容易造成转向轮与周边部件干

涉及转向机构卡死、左右转向不对称等后果。因此，必须建立转向系统设计计算

的辅助分析方法，提高转向系统设计的能力和水平。

转向系统性能和整车及其它总成、系统的性能息息相关，在系统设计的每一

个环节都需要考虑整车及其它总成的性能。首先，转向系统必须能够实现整车所

要求的车轮转角，这为转向机构的设计及动力转向器匹配提出了基本要求。其次，

转向机构和悬架系统必须有协调的运动学关系，这就对转向机构设计提出了附加

的要求。这两项要求基本可以在系统设计层面进行分析解决，而和转向系统相关

的行驶稳定性及行驶路感则必须在整车层面进行计算分析。

综上所述，随着我国重型载货汽车的发展，新的问题及要求不断涌现，在车

辆设计与开发领域尚存在很多的问题需要研究和解决，如何使基础研究与产品设

计实践紧密结合，将研究成果最大限度地应用于产品开发过程，不断提高重型载

货汽车的性能水平是摆在汽车产品研究与开发人员面前的重要课题。

1．2汽车转向系的类型和组成

汽车在行驶过程中，需按驾驶员的意志经常改变其行驶方向，即所谓汽车转

向。就轮式汽车而言，实现汽车转向的方法是，驾驶员通过一套专设的机构，使

汽车转向桥(一般是前桥)上的车轮(转向轮)相对于汽车纵轴线偏转一定角度。在

汽车直线行驶时，往往转向轮也会受到路面例向干扰力的作用，自动偏转而改变

行驶方向。此时，驾驶员也可以利用这套机构使转向轮向相反的方向偏转，从而

使汽车恢复原来的行驶方向。这一套用来改变或恢复汽车行驶方向的专设机构，

即称为汽车转向系，如图1-1是某重型汽车的转向系统。因此，汽车转向系的功

用是，保证汽车能按驾驶员的意志而进行转向行驶。

汽车转向系可按转向能源的不同分为机械转向系和动力转向系两大类。机械

式转向器由转向器、转向操纵机构和转向传动机构三大部分组成。按照转向器的

不同形式可分为循环球式、齿轮齿条式、蜗杆曲柄指销式等转向器。不同的转向

器有着不同的特点应用于不同的汽车上。其中小轿车上常用的是齿轮齿条式的转

向器。在本文的后面分析中，就是以这种转向器来做分析的。动力式按照加力装

置的不同可以分为液压助力式、气压助力式和电动助力式三种。气压助力式主要

应用于一部分其前轴最大轴载质量为3—7t并采用气压制动系的货车和客车上。

由于气压系统的工作压力较低(一般不高于0．7MPa)，使得其部件的尺寸比较庞

大；同时压缩空气工作时的噪声和滞后性使得这种助力方式的转向器只配置在极

少一部分车辆上。相比之下，液压助力式的转向器成了当今汽车助力转向器的主
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流。液压助力转向器按照动力源还可分为机械油泵液压助力转向器和电动油泵助

力转向器两种形式。本文研究的是第二种助力形式——电动油泵助力转向器。

转向系统 图1-1汽车的转向系统

1．2．1机械转向系

机械转向系以驾驶员的体力作为转向能源，其中所有传力件都是机械的。机

械转向系由转向操纵机构、转向器和转向传动机构三大部分组成。

图1—2所示为机械转向系的组成和布置示意图。当汽车转向时，驾驶员对转

向盘1施加一个转向力矩。该力矩通过转向轴2、转向万向节3和转向传动轴4

输入转向器5。经转向器放大后的力矩和减速后的运动传到转向摇臂6，再经过

转向直拉杆7传给固定于左转向节9上的转向节臂8，使左转向节和它所支承的

左转向轮偏转。为使右转向节13及其支承的右转向轮随之偏转相应角度，还设

置7转向梯形。转向梯形由固定在左、右转向节上的梯形臂10、12和两端与梯

形臂作球铰链连接的转向横拉杆1I组成。

从转向盘到转向传动轴这一系列部件和零件，均属于转向操纵机构。出转向

摇臂至转向梯形这一系列部件和零件f不含转向节)，均属于转向传动机构。

目前，许多国内外生产的新车型在转向操纵机构中采用了月向传动装置(转
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向万向节和转向传动轴)。这有助于转向盘和转向器等部件和组件的通用化和系

列化。只要适当改变转向万向传动装冕的几何参数，便可满足各种变型车的总布

置要求。即使在转向盘与转向器同轴线的情况下，其间也可采用万向传动装置，

以补偿由于部件在车上的安装误差和安装基体(驾驶室、车架)的变形所造成的二

者轴线实际上的不重合。

II

图1．2机械转向系示意图

1．转向盘；2-转向轴；3．转向万向节：4。转向传动轴；5．转向器{

6．转向摇臂：7．转向直拉杆；8．转向节臂：9．左转向节；

10、12．梯形臂：11-转向横拉杆；13一右转向节

转向盘在驾驶室安放的位置与各国交通法规规定车辆靠道路左侧还是右侧

通行有关。包括我国在内的大多数国家规定车辆右侧通行，相应地应将转向盘安

置在驾驶室左侧。这样，驾驶员的左方视野较广阔，有利于两车安全交会。相反，

在一些规定车辆靠左侧通行的国家和地区使用的汽车上，转向盘则应安置在驾驶

室右侧。

1．2．2动力转向系

动力转向系是兼用驾驶员体力和发动机动力为转向能源的转向系。在正常情

况下，汽车转向所需的能量，只有-／j,部分由驾驶员提供，而大部分是由发动机

通过动力转向装置提供的。但在动力转向装置失效时，～般还应当能由驾驶员独

立承担汽车转向任务。因此，动力转向系是在机械转向系的基础上加设一套动力

转向装置而形成的。

对最大总质量在5Gt以上的重型汽车而言，一旦动力转向装罨失效，驾驶员

通过机械传动系加于转向节的力远不足以使转向轮偏转而实现转向。故这种汽车

的动力转向装置应当特别可靠。

图1—3为⋯种液压动力转向系的组成和液压动力转向装置的管路布置示意

图。其中属于动力转向装鼍的部件是：转向油罐、转向油泵、转向控制阀和转向

第4负



武汉理T大学硕士学位论文

动力缸。当驾驶员逆时针转动转向盘(左转向)时，转向摇臂带动转向直拉杆前移。

直拉杆的拉力作用于转向节臂，并依次传到梯形臂和转向横拉杆，使之右移。与

此同时，转向直拉杆还带动转向控制阀中的滑润，使转向动力缸的右腔接通液面

压力为零的转向油罐。转向油泵的高压油进入转向动力缸的左腔，于是转向动力

缸的活塞上受到向右的液压作用力便经推杆施加在转向横拉杆上，也使之右移。

这样，驾驶员施于转向盘上很小的转向力矩，便可克服地面作用于转向轮上的转

向阻力矩。

图1-3动力转向系示意图
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1．3动力转向技术的发展

汽车转向一直存在着“轻”与“灵”的矛盾。尽管，人们采用了变速比转向

器等手段，但始终不能从根本上解决这～矛盾。在20世纪50年代初出现了液压动

力转向技术，比较好地缓解了“轻”与‘‘灵”的矛盾，符合人们对转向轻便性更

高的要求，在保证其他性能的条件下，能大大降低转向盘上的手力，特别是原地

转向时转向盘上的手力。

1．3．1传统液压动力转向

液压动力转向首先是在重型车辆上得到发展的，随着当时汽车装载质量和整

备质量的增加，在转向过程中所需克服的前轮转向阻力矩也随之增加，从而要求

加大作用在转向盘上的转向力，使驾驶员感到“转向沉重”。当前轴负荷增加到

菜～数值后，靠人力转动转向轮就很吃力。为使驾驶员操纵轻便和提高车辆的机

动性，最有效的方法就是在汽车转向系中加装转向助力装置，借助于汽车发动机

的动力驱动油泵、空气压缩机和发电机等，以液力、气力或电力增大驾驶员操纵

前轮转向的力矩。使驾驶员可以轻便灵活地操纵汽车转向，减轻了劳动强度，提

高了行驶安全性。液压动力转向系统除了传统的机械转向器以外，尚需增加控制

阀、动力缸、油泵、油罐和管路等。轿车对动力转向的要求与重型车辆不完全相

同。比如重型车辆对动力转向系统噪声的要求较低，轿车则对噪声要求很高，轿

车还要求装用的转向器系统结构要更简单、尺寸更小、成本更低等。但是重型车

辆动力转向技术的发展无疑为轿车动力转向技术奠定了基础。

开始阶段液压动力转向的控制阀采用滑阀式，即控制阀中的阀以轴向移动来

控制油路。滑阀式控制阀结构简单，生产工艺性好，操纵方便，宜于布置，使用

性能较好。但是滑阀灵敏度不够高，后来逐渐被转阀代替。

20世纪50年代末沙基诺发明了转阀式液压动力转向，即控制阀中的阀芯以旋

转运动来控制油路。与滑阀相比，转阀的灵敏度高、密封件少、结构比较先进。

虽然由于转阀利用扭杆弹簧来使阀回位，结构较复杂，特别是对扭杆的材质和热

处理工艺要求较高。但是其性能相对于滑阀有很大改进，达到令人满意的程度，

并且在齿轮齿条式转向器中布置转阀比较容易，目前在轿车及大部分重型汽车上

的液压动力转向采用的均是转阀式控制阀。

在重型汽车上装备液压动力转向系统有如下优点：

(1)减小驾驶员的疲劳强度。动力转向可以减小作用在转向盘上的力，提高

转向轻便性。
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(2)提高转向灵敏度。可以比较自由地根据操纵稳定性要求选择转向器传动

比，不会受到转向力的制约。允许转向车轮承受更大的负荷，不会引起转向沉重

问题。

(3)衰减道路冲击，提高行驶安全性。液压系统的阻尼作用可以衰减道路不

平度对转向盘的冲击；另一方面，当汽车高速行驶时，如果发生爆胎，将导致汽

车转向盘难以把握，应用动力转向可以使驾驶员较容易把握转向盘。

同时液压动力转向系统也有不足：

(1)选定参数完成设计之后，助力特性就确定了，不能再进行调节与控制。

因此协调轻便性与路感的关系困难。低速转向力小时，高速行驶时转向力往往过

轻、“路感”差，甚至感觉汽车发“飘”，从而影晌操纵稳定性；而按高速性能

要求设计转向系统时，低速时转向力往往过大。

(21即使在不转向时，油泵也一直运转，增加了能量消耗。

(31存在渗油与维护问题，提高了保修成本，泄漏的液压油会对环境造成污

染。

<∞低温工作性能较差。

随着人1'J3X寸汽车经济性、环保、安全性的臼益重视以及重型汽车技术的发展，

人们丌始对液压动力转向存在的不足进行改进，开发出一些新型液压动力转向技

术。这种技术上的改进主要围绕第(1)、(2)点不足。对第(1)点不足的主要改进措

施是将车速引入动力转向系统，得到车速感应型助力特性，发展了两种车速感应

型液压动力转向系统。一种是机械式，通过与调速器及变速器相连的泵来控制油

压阀，现在已经很少采用；另一种是电子控制式，通过传感器由ECU控制闽操作，

现在用得比较多。对第(21点不足，主要通过开发节能泵、提高系统的效率以及

电控液压动力转向系统来加以改进。

1．3．2电控液压动力转向

为了克服液压动力转向系统的不足，人们在液压动力转向系统中增加电子控

制和执行元件，将车速(也有采用车速和转向盘转速)引入到系统中，实现车速感

应型助力特性液压动力转向。这类系统称为电控液压动力转向系统。现代电控液

压动力转向系统主要通过车速传感器将车速传递给电子元件，或微型计算机系

统，控制电液转换装置改变动力转向的助力特性，使驾驶员的转向手力根据车速

和行驶条件变化而改变，即在低速行驶或转急弯时能以很小的转向手力进行操

作，在高速行驶时能以稍重的转向手力进行稳定操作，使操纵性和稳定性达到最

合适的平衡状态。

电控液压动力转向系统的种类很多(如表卜l所示)，但是其原理基本上都是
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通过在油泵或转向器上加装电子执行机构或辅助装置，根据车速(也有采用车速

和转向盘转速)控制液压系统的流量或压力。
表1—1电控液压动力转向系统种类

序号 名称 控制对象

l 流量控制式 向动力转向供给的流量

2 动力缸分流控制式 动力缸有效工作压力

3 油压反馈控制式 作用于油压反馈机构的压力

4 阀特性控制式 动力转向中控制阀的压力

下面分别对几种典型的电控液压动力转向作以简单介绍：

(1)辅助泵式电控液压动力转向

在原有动力转向基础上加装一个辅助油泵，如图1．4，ECU根据车速、转向

盘转角等信号通过控制步进电机来控制辅助油泵的流量。

多避lb溉

图1_4电控液压动力转向(辅助泵式)系统原理图

f2)压力反馈式电控液压动力转向

压力反馈式电控液压动力转向是采用改变控制阀反作用腔反馈压力的办法

改变转向手力的，如图1．5所示。这种结构主要是在动力转向器控制阀旁边增加

～个电液转换器。在车速信号控制下，车速越高使通往控制阀反作用腔的反馈压

力越高，增加了打开控制阀的阻力，转向手力也随着增加；反之转向手力减小。

该结构必须增加一个电液转换阀和一个反作用力阀才能实现。

旃8 1If
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娠醺棒嘲辩

图1-5电控液压动力转向f压力反馈式1系统原理图

(31电动油泵式电控液压动力转向

电动油泵式电控液压动力转向为目前使用较多的电控液压动力转向，如图

1-6所示。该系统采用直流电动机代替发动机驱动油泵，电动机由蓄电池供电。

控制器根据车速信号、转向盘转速信号控制电动机转速，从而控制油泵的流量，

达到变助力转向的目的。采用电动机驱动油泵后使油泵布置容易，不必布置在发

动机附近。在没有转向操作时，电动机以较低转速运转甚至停止运转，因而可以

降低能量消耗。

喜j皇4#母

辑向嚣转趣

图1-6电控液压动力转向系统原理图

电控液压动力转向有如下优点：

(1)电控液压动力转向是在原液压式动力转向系统上发展起来的，原柬的系
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统都可利用，不需要更改布置。

(2)低速时转向效果不变，高速时可以自动根据车速逐步减小助力，增大路

感，提高车辆行驶稳定性。

f3)采用电动机驱动油泵可以节省能量。

(4)具有失效保护系统，电子元件失灵后仍可依靠原液压动力转向系统安全

工作。

电控液压式动力转向系统在传统的液压动力转向系统的基础上有了一定的

改进，但液压装置的存在，使得该系统仍有难以克服的缺点，如：还存在渗油问

题；零件增加，管路复杂，不便于安装维修及检测等。另外虽然引入车速，实现

车速感应型变助力特性，但是在原有液压系统的基础上又增加了电子系统，使系

统更加复杂，成本增加。

1．4本文的主要研究内容及意义

本文以重型载货汽车为研究对象，首先介绍了汽车转向系的类型、组成和发

展。通过对转向系统结构的技术分析和转向性能的评价进行了阐述，研究了转向

系统运动学特性计算分析方法、动力转向器匹配计算方法、悬架转向系统运动协

调性计算分析方法等。还介绍了在转向系统的设计过程中动力转向器的选型方

法，另外针对动力转向器匹配及转向系统与悬架系统匹配问题做了进一步的研

究，并建立整体的转向系统模型，进行了运动学动力学仿真分析和评价。

本文所介绍的计算分析方法对于车辆开发阶段转向系统的设计与优化有重

要意义，为重型汽车转向系的设计方法提供了设计参考。可以大幅度缩短产品开

发周期，大量减少产品开发费用和成本，明显提高了产品质量，也提高了产品的

系统性能，获得最优化和创新的设计产品。该课题的研究为重型汽车转向系统的

设计丌发提供了更加科学的方法，提高了设计质量，此课题研究也将为提高我国

汽车工业产品自主开发能力做出贡献。

论文的内容按以下顺序编排：

f1)论文第2章针对重型汽车的转向性能以及转向性能的各个方面评价进行

了阐述。特别对动力转向的助力特性评价进行了分析，分别叙述了助力特性的概

念、电控液压动力转向的助力特性及其特性比较、对助力特性的基本要求和助力

特性的评价等。

(2)论文第3章着重对于动力转向系统进行了分析研究。转向系统性能与整

车性能有密切关联，转向系统设计是不仅要考虑单纯的转向功能，还需考虑与其

它子系统性能的协调性。本章中，首先针对载货汽车转向系统的结构建立转向运

动学计算模型并对两个方案的计算结果进行分析和比较；其次，研究了动力转向
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器匹配中原地转向性能计算涉及的转向阻力、动力转向器性能等内容，并对两种

转向机构设计方案匹配不同效率动力转向器的计算结果进行了比较与分析，阐明

了动力转向器匹配应注意的问题。之后建立了转向系统与悬架系统运动协调性计

算模型，并对不同转向机构与钢板弹簧悬架的匹配方案，进行不同使用工况下转

向系统与悬架系统运动协调性的计算与分析。

(31论文第4章介绍了在转向系统的设计过程中动力转向器的选型方法，另

外还利用第3章中对转向系统研究的结果，分析转向系统的设计参数对汽车整车

性能的影响，主要包括：考虑转向路感的动力转向器匹配分析；转向系统与悬架

系统运动协调性对整车性能的影响。

(41论文第5章介绍了ADAMS仿真软件的特点和功能，综述了利用

ADAMS／Car模块进行动力学仿真分析的理论基础和分析过程。对转向系统进行

运动学动力学仿真，并对转向系统进行了初步评价。同时对全文的工作进行了总

结，并得出结论。
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第2章汽车转向系统的评价

我国国家标准GB／T6323．4．1994和GB／T6323．5．1994对汽车转向回正性和转

向轻便性分别进行了规范。这两项试验可以用来评价装备动力转向汽车的转向回

币性和转向轻便性。为了评价装备动力转向汽车在高速行驶时转向盘中间位置附

近区域的操纵稳定性，应进行转向盘中间位置附近区域操纵稳定性试验。此外针

对动力转向总成本身，还需要进行转向盘振动试验、能量消耗试验和可靠性试验

等。

2．1汽车的转向性能

汽车作为一种由人操纵的高速运动的交通工具，其安全性和操纵稳定性是非

常重要的。操纵稳定性是其安全性的一部分。通常认为汽车的操纵稳定性包含互

相联系的两个部分，一是操纵性，一是稳定性。操纵性是指汽车能够确切的响应

驾驶员转向指令的能力。稳定性是指汽车受N#I-界扰动(路面扰动或者突然的阵

风扰动)回到原来的运动状态的能力。二者很难断然分开，稳定性的好坏直接影

响操纵性的好坏，因此通常称为操纵稳定性。汽车的操纵稳定性其实就是指在驾

驶员不感到过分紧张、疲劳的条件下，汽车能遵循驾驶员通过转向系及转向轮胎

给定的方向行驶，且当遭遇外界干扰时，汽车能抵抗干扰而保持稳定行驶的能力。

汽车的操纵稳定性不仅影响到汽车驾驶的操纵方便程度，而且也是决定高速汽车

安全行驶的一个主要性能，被称之为“高速车辆的生命线”。

汽车转向系统实际上是个多层的反馈系统。这种反馈体现在两个方面。一方

面是指轮胎的侧偏现象、转向悬架系统的弹性、侧倾转向效应、车轮倾斜效应和

高速运动时的空气动力效应都可以造成车辆转向运动的反馈作用。这些影响因素

可以是正反馈也可咀是负反馈，取决于具体的结构和使用情况。另一方面，汽车

是由驾驶员操纵的“人一车”系统。驾驶员观测汽车的运动轨迹并和他心中的理

想轨迹相比较从而调整方向盘上的输入改变车辆的运动轨迹，这也是一个反馈环

节，见图2-I。在本论文中只考虑第一种反馈作用对动力转向性能的影响。转向

阻力含有前轮侧向力信息，使汽车的运动状态(包括车轮与路面的附着状态1与驾

驶员手力有对应关系，这就是所谓的“路感”。汽车转向过程中的转向轻便性与

路感是相互矛盾的。满足转向轻便则要求转向系能提供大的助力，而助力增加后，

路感就变差了。转向轻便性是针对汽车低速行驶(如原地转向、泊位)时提出的要

求，而路感是针对汽车高速行驶时提出的要求。汽车在高速行驶时，应能把车轮

与路面的接触状态以反力和位移形式，通过转向系传至转向盘，使驾驶员感到此
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种力和位移的反馈及其差别。如果路感很清晰，驾驶员就会心中有数，有利于提

高行驶安全性。驾驶员在驾驶时，只有及时方便、准确的掌握汽车的行驶状况，

才能有把握正确地操纵汽车。因此，良好的路感是优良的操纵稳定性不可缺少的

部分。

驾驶者

驾驶员的观襟虾节

图2—1人一车系统简图

什么是理想的路感，目前尚无定论，对不同的人有不同的理解。不同的汽车

类型、不同的行驶环境、不同的驾驶风格等，都需要不同的路感。例如，一辆经

常以中等车速行驶在城镇的大型车辆，应该提供较大的助力。当汽车在高速公路

上直线行驶、或在盘旋公路上行驶时，需要驾驶员对其精确地操纵，此时驾驶员

需要通过转向盘得到更多的汽车响应信息，使驾驶员能精确地控制汽车转向。对

于经常在城市中低速行驶的车辆来说，对路感的要求并不突出，而是要求转向尽

量轻便灵敏。面对于经常在高速公路上高速直线行驶的车辆丽言，从安全性的角

度出发，应该在小转角的中心直线行驶区域具有足够的路感。

汽车的操纵稳定性和汽车的结构及助力装置的控制策略有关。在后面的分析

中我们可以看到，汽车的轮胎特性、汽车前轮定位参数、悬架特性、汽车质心位

置、转向系统的结构以及动力转向装置的结构、控制策略等都对汽车的操纵稳定

性有一定的影响。

汽车是由人来驾驶的，因此对汽车操纵稳定性的评价方式有主观评价和客观

评价两种方法，但前者是最终评价方法。影响汽车主观评价的因素分为两大类：

一是闭环系统的控制效果，即汽车实际轨迹与目标值(理想轨迹)偏差的大小来表

示，这通常可以用客观评价方法通过试验来确定；另一类是指驾驶员的作业负担。

后者通常分为精神作业负担和体力作业负担。精神作业负担是指相对于控制对象

的动特性，操作者本人的动特性要进行调节，以求达到闭环系统的稳态和瞬态特

性良好。精神作业负担就是为此进行的补偿动作而造成的，它正比于驾驶员有必

要处理的信息量，受驾驶气氛、松弛感、危机感等精神方面的影响。体力负担是

驾驶员操纵控制装置时肉体所承担的负荷，具体的漉可以考虑控制装置的幅值、

操纵速度或角速度、操纵力或力矩及操纵频率等确定。
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2．2转向性能的评价

2．2．1转向轻便性评价

2．2．1．1转向轻便性评价指标

提高重型汽车转向轻便性是动力转向的首要目标，测量转向轻便性可通过整

车道路试验和台架试验进行。对于整车道路试验，一般有原地转向试验和双纽线

试验两种，其中我国国家标准GB／T6323．5．1994对双纽线试验进行了规范。对台

架试验，一般进行模拟原地转向试验。

同时我国汽车行业标准QC／T480．2000中，采用转向盘平均作用力Fs(N)和转

向盘最大作用力Fm(N)两项指标来评价装备有动力转向的汽车转向轻便性。为评

价动力转向的作用效能，增加作用效能指标。效能指标表示为S=F／F，其中F和

F’分别为有助力和无助力时，为转动转向轮而施加在转向盘上的平均作用力。现

有液压动力转向的效能指标S=1～15。
2．2．1．2转向轻便性试验

11原地试验

汽车原地静止，转动方向盘从中问位置至一侧极限，然后回转方向盘至另一

侧极限，最后将方向盘回正至中间位置。

21双纽线试验

试验时汽车按照画在场地上的双纽线，参看图2．2，以lOkm／h的车速行驶。

双纽线轨迹的极坐标方程为L=d√cos2伊，在f=o时，双纽线顶点处的曲率半径最

小，其数值为Rmin=d／3。双纽线的最小曲率半径应按照试验汽车的最小转弯半径

乘以1，1倍，并圆整到比此乘积大的一个整数来确定。

试验中记录转向盘转角及转向盘转矩，并按双纽线路径每一周整理出转向盘

转矩一转向盘转角曲线。通常蹦转向盘最大转矩、转向盘最大作用力及转向盘作

用功来评价转向轻便性。

转向轻便性评价参数：

(1)方向盘最大作用转矩Mmax；

(2)方向盘最大作用力Fmax；

，k；2M。、／D 式中p一方向盘直径

(3)绕双纽线路径～周，方向盘作用功w；

W；．I=：：”It,u(o)po
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式@AM(0卜绕双纽线路径一周，
±emax一绕双纽线路径一周，

方向盘往返转矩差随方向盘转角的变化，

方向盘向左、向右的最大转角

图2-2双纽线试验示意图

(4)方向盘平均作用转矩Ms炉最
(5)方向盘平均作用力Fs；

Fs=2Ms／】)

2．2．2转向回正性评价

转向后转向盘能自动回正，使汽车保持在稳定的直线行驶状态，是汽车对动

力转向的要求之一。转向机构中的摩擦力矩会降低转向盘的回正特性，常使驾驶

员感到不适。在装有动力转向的汽车上采用合理的助力控制策略能有效提高转向

盘四正特性及获得更好的转向盘中间位置区域的路感。汽车转向回正性可通过整

车道路试验或台架试验测得。对整车道路试验，可参照GB，r6232．4．94汽车操纵

稳定性试验方法中的转向回正性试验进行，其评价指标依据我国汽车行业标准

QC／T480—2000汽车操纵稳定性指标极限值与评价方法，采用松开转向盘3s时的残

余横摆角速度绝对值at(。／s)和横摆角速度总方差E“s)两项指标进行评价。台架试

验，可参照我国汽车行业标准QC／T529．2000进行，试验过程中在转向器输出端

施加最大输出力(力矩)的8％，采用转向盘从两个极限位置回到中间位置所需时间

来评价。
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2．2．3转向盘中间位置操纵稳定性评价

汽车在高速公路上的高速行驶无疑是一种重要的行驶工况，它具有以力输入

为主和转向盘(反作用)力为重要信息源的特点。其主要作用是用来反映移线操作

时的感觉和为精确跟随道路进行必要的转向调整时的感觉。美国Delphi公司和

通用公司针对中间位置操纵稳定性试验提出了一系列评价指标，用它们来评价、

鉴定汽车高速行驶的操纵稳定性。

2．2．3．1试验方法

试验时，汽车以lOOkm／h的速度作正弦嗌线的蛇行行驶，正弦运动的周期为

5s，最大侧向加速度为O．29。试验在无风、水平路面上进行。被试验汽车上转向

盘转角、转向盘转矩。车速与横摆角速度等传感器。根据横摆角速度与车速的乘

积，可以求得汽车侧向加速度的数值。

2．2．3．2转向盘力输入方面的评价指标

图2-8为转向盘转矩一侧向加速度曲线，由图2．3中可得到力输入方面的5

个评价指标。

崔

蒌

燃
S
蕞
霹

图2-3转向盘转矩一侧向加速度曲线

(1)转向盘转矩为O时的汽车侧向加速度

转向盘转矩为0时的汽车侧向加速度表征了汽车的回正性能。设想汽车在移

线运动中转向盘最后要回到直线行驶之前，若松开方向盘，转向盘并不能回到直

线行驶位置而是卡在某处。显然此时汽车转向盘转矩为0，但汽车仍在作大半径

的曲线运动，汽车有一定的侧向加速度，此加速度越小表明汽车的回币性能越好。

(2)侧向加速度0窟处的转向盘转矩

og处的转向盘转矩，它表征了转向系中的库仑干摩擦。

(3)侧向加速度09处的转向盘转矩剃度

它足09处转向盘转矩随汽车侧向加速度的变化率，表征了“路感”。它主要
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受主销几何参数与转向系总传动比的影响。

(4)侧向加速度O．19处的转向盘转矩

侧向加速度0．19处的转向盘转矩，它代表了刚离开直线行驶时的转向能力

的程度。

(5)侧向加速度O．19处的转向盘转矩剃度

它是侧向加速度O．19处转向盘转矩随汽车侧向加速度的变化率表征了刚离

开直线行驶状况时的“路感”。

2．2．4转向盘振动评价

路面不平度和助力机构力矩波动会引起转向盘振动，使驾驶员感到紧张和疲

劳。路面不平度引起的振动通常是高频振动，而电动助力机构引起的转向盘振动

一般在低转向盘转速和低频时发生。为此可将转向盘振动试验分两种情况进行一

种是在不平路面上(如鹅卵石路面)进行整车道路试验，包括直线行驶工况和常用

转向行驶工况，测试转向盘力矩和角加速度。另一种是进行原地转向或台架试验，

测量转向盘力矩和角加速度。转向盘振动可以用转向盘力矩峰值、转向盘力矩均

方根值和转向盘角加速度均方根三项指标来评价。

2．2．5随动灵敏度评价

随动灵敏度可以用开始助力时作用到转向盘上的手力和转角来评价。对液压

动力转向，要求此力为20～50N，转角为10。．15。。

2．3动力转向的助力特性评价

2．3．1助力特性的概念

助力特性是指助力随汽车运动状况和受力状况(车速和转向盘手力)变化而

变化的规律。对液压动力转向，助力与液压油压力成正比，故一般用液压油压力

与转向盘力矩(及车速)的变化关系曲线来表示助力特性。

理想的助力特性应能充分协调好转向轻便性与路感的关系，并提供给驾驶员

与手动转向尽可能一致的、可控的转向特性。在满足转向轻便性的条件下，如果

路感强度在整个助力特性区域内不变，则驾驶员就能容易地判定汽车行驶状况的

变化，预测出所需要的转向操纵力矩的大小。直线型助力特性难以协调好转向轻

便性与路感的关系。折线型助力特性是缓和这一矛盾的理想方法。图2．4是一种
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折线型助力特性，该特性曲线可以分为直线行驶区I、强路感区ll和轻便转向区

III。直线行驶区对应无转向或转向角非常小的中心区域；轻便转向区是转向盘力

矩较大区域，此时要求助力大；强路感区介于二者之问。对应于这种助力特性的

路感强度变化是阶跃式的。如图2-4所示，在3个不同的区域内分别保持常数，

其大小是随着转向力的变大而阶跃减小。直线行驶区，路感强度为最大值，在轻

便转向区最小，这样的路感对于动力转

向而言是比较理想的。但是液压动力转

向很难实现上述理想助力特性。这是因

为流体的固有特性，阀部件的制造误差

以及部件间的间隙等，使得特性曲线只

能是连续变化的。与此相应，路感强度

也是连续变化的。在离开小转向角的中

心区域后，路感强度的变化是连续递减

的，而且变化很剧烈，这不利于驾驶员

做出准确的推测和判断。丽电动助力转

向的助力特性由软件设置，是电动助力

转向的控制目标，可以设计成任意曲线

形状，并可方便地进行调节。

2．3．2液压动力转向的助力特性

xaz)

^1)

o

1‘““rdl．．

图2．4理想助力特性

典型液压动力转向的助力特性如图2．5所示。因为这一特性能表示出各种转

矩输入下的油压增加的梯度，它能表明动力转向系统是否在各种转向条件下都能

满足要求。图中A区是直线行驶位置附近小转向力区，输出助力增加较小；B区是

常用转向力区，助力作用增加明显，对性能有较大影响；c区为极限转向力区，

接近原地转向情况，助力增加速度快，助力作用大，使原地转向时的转向盘力矩

足够小。助力特性可以表示路感强弱，A区的助力小、路感强，B区的路感有所

降低，而c区的助力很大、路感较弱。

图2．6是三种典型的助力特性曲线，图中曲线1表示扭杆的刚度较小，控制阀

非常灵敏，只需要较小的转动角就能产生需要的压力。曲线3底部宽平，表明系

统内部有摩擦或阀特性灵敏度较低。可以通过调整扭杆的刚度和阀的灵敏度获得

4i同助力特性，扭杆刚度的调整经常通过改变扭杆的长度来实现，阀的灵敏度一

般通过改变预开间隙与阀刃口来调整。实际使用中通常在扭杼刚度和阀的灵敏度

之间进行折中。
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图2．5液压动力转向的助力特性

2．3．3电控液压动力转向的助力特性

， 2 3

@一形 勘
转辩蠹舟鞲／II·o

图2．6液压助力特性比较

电控液压动力转向因其助力的实现结构的种类不同，其助力特性也不尽相

同。电控液压动力转向将车速引入了助力特性，实现了车速感应型助力特性，助

力将会随着车速的增加而减小，从而增加了高速行驶时的路感。较好的兼顾了低

速转向的轻便性和高速转向时的路感。图2．7和图2．8是两种较为典型的电控液压

动力转向的助力特性曲线。

一，i”姒图2．7辅助泵式助力特性曲线

糕挺矗，1舯X·越

图2．8电动油泵式助力特性曲线

助力特性关系到转向轻便性与路感，对于路感问题国内外还没有成熟的理论

研究结果，研究手段主要主要还是通过大量的试验。助力特性是动力转向的控制

目标，助力特性是否合理决定着动力转向的助力性能。本文将就如何确定合理的

助力特性加以分析讨论。虽然仿真不能替代试验，在量值上与实际结果会有误差，

但是它能为初步确定助力特性提供有力的指导与帮助，能为后续路试过程中助力

特性的调节指明方向，有利于缩短路试调节时间。

2．3．4对助力特性的基本要求

助力特性对动力转向系统的性能，包括轻便性、回正性、路感等，有重要影
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响。对其助力特性曲线有以下要求：

(1)当转向盘输入力矩小于某一特定值(通常设为1N·m)时，助力矩为零，动

力转向不起作用。

(2)在转向盘输入力矩较小的区域，助力部分的输出应较小，以保持较好的

路感。

(3)在转向盘输入力矩较大的区域，为使转向轻便，助力效果要明显。

(4)在转向盘输入力矩达到驾驶员体力极限的区域时，应尽可能发挥较大的

助力转向效果。

(5)随着车速的增高，助力应减小。

(6)根据国家标准，对动力转向，转向时作用在转向盘上的最大操纵力不应

超过50N。

2．3．5助力特性的评价

动力电动助力转向的助力特征属于车速感应型，要求左右对称，且要求随着

车速的变化，转向盘力矩不应出现突变和跳动。助力特性的好坏要看是否能使汽

车具有良好的转向盘力特性，即转向盘力随汽车运动状况而变化的规律。在低车

速、低侧向加速度行驶的工况下，汽车应具有适度的转向盘力矩与转向盘总回转

角，还应有良好的回正性能。由于考虑到高速行驶时汽车应具有较大的转向灵敏

度，转向系总传动比不宣过大。但总传动比不够大，会带来低速行驶时转向盘过

于沉重的问题，这需要动力转向器提供合适的助力来解决。在高车速、转向盘小

转角、低侧向加速度范围内，汽车除了应具有良好的横摆角速度频率特性、直线

行驶能力与回正能力之外，汽车还应有良好的转向盘力特性。转向盘力的大小要

适度，特别是随着车速的提高，转向盘力不宜过轻而要保持一定的数值，以便给

驾驶者良好的路感。高速行驶条件下的转向盘力特性受到许多因素影响，在开发

工作中只有对相关系统进行细致微秒的调整后，才能获得良好的转向擞力特性。

2．4本章小结

本章针对重型汽车的转向性能以及转向性能的各个方面评价进行了阐述。特

别对动力转向的助力特性评价进行了分析，分别叙述了助力特性的概念、电控液

压动力转向的助力特性及其特性比较、对助力特性的基本要求和助力特性的评价

等。
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第3章转向系统的性能分析

汽车的转向运动是通过驾驶员操纵转向盘，经过转向机与一套杆系带动转向

轮产生一定转向角来实现的。转向杆系的设计及动力转向器的匹配直接影响汽车

的转向性能。

在转向杆系的设计中，应保障左右转向轮能够产生足够的、符合合理关系的

转角，同时转向杆系和悬架系统在车辆运行的不同工况下能够协调运动，保障车

辆的行驶稳定性。目前，动力转向器已经成为中重型载货车的标准配置，随着载

货汽车的进一步重型化发展，以及驾驶员对转向轻便性的要求的提高，动力转向

器的匹配成为转向系统性能设计的重要环节。

随着载货汽车技术的提高，其悬架形式也出现了多样化的趋势。但对于载货

汽车前悬架，受多方因素的制约，钢板弹簧仍是其主要形式。钢板弹簧自身既是

弹性元件又是导向元件，在汽车板簧的设计中，运动学设计计算是～个不可忽视

的问题。对于前悬架，前板簧与转向杆系的运动学关系不当，不但会导致汽车在

不平路面上转向盘的冲击，而且会破坏汽车的转向特性。

本章将着重进行重型载货车转向系统性能控制涉及的运动学特性计算分析

方法、动力转向器匹配计算方法以及转向系统与悬架系统运动协调性计算分析方

法的研究。

3．1转向系统运动学分析

载货车转向系统结构通常如图3．1所示。

1．转向器2．转向摇臂3．转向直拉杆4．转向节臂5．梯形臂6．转向横拉杆7．转向轴

图3-1转向系结构简图

如果不考虑转向过程中转向轴相对车架的位移，图3-1所示转向机构为两个

串连的空问四连杆机构：由转向摇臂、转向直拉杆、转向节臂及车体构成四连杆
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机构1，由左右梯形臂、转向横拉杆及转向轴构成四连杆机构II。两个机构通过

丰销串连。所以求解该转向系的运动学关系即为求解空间四连杆机构的运动关

系。

3。1．1空间四连杆机构的运动学方程

一股空间四连杆机构简图如图3-2。定义单位矢量P、q的方向分别沿连杆

OA与CB转动轴的J下向，令疗。=葫，‰=历，do=面，l=历。

图3-2空间四连杆机构

设口。绕P转过角度a至a，bo绕q转过的角度B至b，川=p。l。转角13可

按式(3—1)～(3·3)计算：

B_2tg-1絮尝祟(3-1)宇(a)+言(a)

式f3-1)m

f(a)=誊2(a)+’7 2(a)一；2(d)

f亭(口)·(f—A。ao)(￡一qq)bo

{，7(a)=U—A。a。)(q×E)‰

IC(a)=亭(o)+(f+bo)口。一e)ao

式(3．3)中

一。一矢量绕a。绕P转过角度a的有限转动张量；

E_一单位并矢；

q(r矢量q与q的并矢。
令

g(a)=[叩(口)±√，(口)】／【亭(口)+考(a)】

则空间四连杆机构的角传动比i：
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i_筹=2忑d水)／【Ⅵ2(训(3-5)

id咖)={【老彳@)±厂{(a)a-鲁H州㈦a)+亭@)】+

№)±√而】[鑫鼬)+志㈨】}／隆”㈨j2 (3．6)

式(3-6)中

志手似)一i丽d以n。陋一钾溉 (3_7)

丽d’7(口)一-i两d一。n。(q×E氓 (3-8)

志“∞2志弛)+志爿口(f+啪。 (3_9)

不考虑转向系统弹性及转向盘至转向器问万向节的不等速作用，则由转向

盘的转角Dw及转向器的速比。，可计算出转向摇臂的摆角6。

6826。汽 (3．10)

oe可作为图3—1中四连杆机构I的输入转角，应用式(曲)～(2．9)可计算出转
向节臂绕主销的转角吒及转向器到左转向轮的角传动比t。将转角6z作为四连

杆结构II的输入，可计算右转向轮的转角6一及左转向轮到右转向轮的角传动比

‘6，同时，可根据车辆参数计算转角d一与阿克曼几何学转角的偏差6一。转向器

到右转向轮的角传动比为：

(3-11)

根据转向系统设计的硬点位置可得出式(3．1)一(3．9)所需的矢量值，进而可进

行系统运动学特性的计算分析。图3-3为某载货车转向机构两种设计方案运动学

特性计算结果(图中向左转角为丁F，向右转角为负)。

3．1。2转向系统运动学特性评价与分析

在转向系统运动学特性分析评价方面，前人已做过很多工作，这是以下分析

评价的基础。

(1)对于载货车转向机构，首先要保证能够实现设计的车轮转角。在设计转

角范围内转向盘到转向轮传动比变化均匀平缓，机构无锁死现象发生。图3．3 c1
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中，当左转向轮在．37．1。～480转动时，右侧车轮转角范围为．48。～37．1。；图3-3b、、

e)、D中，转向臂摆角、转向器到左右转向轮的传动比变化平缓；

(2)由于载货车转向器转向摇臂摆角范围有限，并需考虑加工及装配误差，

故在设计车轮转角范围内，转摇臂摆角应得到充分合理的利用，且转向盘转角范

围适当。图3．3 a)、b)中方案A转向盘转角／转向机摇臂摆角最大值为855。／36．7。，

方案B为932。／40。；

(3)在常用转向轮转角范围内，左右转向轮转角关系与阿克曼几何关系的偏

差应尽可能小。图3-3 d冲在转向轮转动-+30。时，其偏差最大值仅为0．5。；

f
￥

暗
-

．1

a)
，●

，；／
二／

．／
／

。∥ 一H麓^
， ⋯^麓B

’) 一．／

／／
争P’

／
。，。

c)

／
／

／
·／
／

皇
喝

1 2

O．8

d)

／-- ＼ _， —、

{
、

＼
f

≮
‘o：、?

＼弋。
t) ＼

国，fo}

图3-3转向系统运动学特性

(4)转向器到左右转向轮的传动关系应尽可能对称，以保障良好的操纵感

觉。图3-3 e)、f)中方案B‘n和‘c关于左右车轮转角对称性良好，方案A稍差。

图3-3 a)、b)中方案A转向轮转至左右极限转角时转向盘、转向臂转角不对称度

为3_3％，方案B为2．2％；

(5)转向杆系和悬架系统导向机构应具有良好运动协调性。在3．3中将就运
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动协调性计算作专门介绍。

不考虑(5)所述指标，图3—3所描述的转向机构方案B较方案A有更好的运

动学特性。

3．2动力转向器匹配分析

动力转向器在载货汽车上的安装，大大改善了转向轻便性。动力转向器匹配

时需考虑的因素很多，如转向力、安全、可靠性、转向操作忙碌性、转向路感等。

下文主要介绍车辆原地转向时动力转向性能的计算方法及其影响因素。

3．2．1转向阻力

动力转向器受到的阻力主要由三部分组成：

(1)轮胎力绕主销的阻力矩；

f21主销内倾引发的重力回『F力矩；

f31转向系统内部的摩擦力矩。

这三部分力矩受转向传动比及效率的影响最终作用到转向器上。转向力的最

大值发生在车辆停止状态的原地转向时。

3．2．1．1原地转向时轮胎静态转向力矩

对静止不动的汽车进行转向时，轮胎首先发生扭转变形，继之以路面和轮胎

问发生滑移。对于重载车辆，此时轮胎和地面问的力将形成绕主销巨大的静态转

向力矩。影响该力矩的主要因素有：接地面积、单位接地面积上的压力和摩擦系

数等。轮胎负荷的加大、轮胎压力的降低都会加大该力矩。随车轮绕主销转动半

径h(如图3．4)的不同，静态转向力矩也会发生一些变化，但受其它设计准则的

限制，丘的变化范围只有几个毫米，由图．：3-4可知，在这种情况下，，工对静态转

向力矩的大小几乎没有什么影响。图3-5为轮胎静态转向力矩随轮胎转角及轮衙

变化的试验结果。
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j’’；·；戈耱慝妇．I )0R20
群f限5{；OkPa
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图3．4静态转向力矩随转动半径的变化

由图3-5可知，对于每一种载荷，轮胎的静态转向力矩随轮胎转角加大而增

长并最终趋近一个稳定值。在轮胎的型号、气压确定的情况下，根据试验结果，

轮胎的静态转向力矩Mm可表达为：

M。。=M“(6，艺) (3-12)

上式中：

一轮胎转角；
B一车轮垂直载荷。

点彻
盈。

舞10∞

鬈s∞
-。．N“

轮胎9．00 R∞11PR船 I：BIOkPa

／
，———广一

F，卫．硪N

C多一 ·—_-一

F口=15．1埘

，∥一

髟二： I F,z=I啦N

IFz=4．孔N
0 5 10 1S 20

5_c：秣々f『|灏‘)

圈3．5轮胎静态转向力矩

3．2．1．2主销处重力回正力矩及摩擦阻力矩

因为主销内倾，前轮转动时将使车身有抬高的倾向，这种系统位能的提高也

产生前轮回正力矩。该回『F力矩的表达式如下：

MG(6)=兄Dsin(2y)sin(6)／2 (3-13)

上式中：
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M。一重力正力矩；

口一车轮中心与主销的水平距离：

Y一主销内倾角；

某车主销重力回正力矩随车轮转角及轮荷变化关系计算结果如图3-6。

300

重
o 200

蟛1 00

R声二0hN

n卜：5kN ／F_}30IN

／。． ●●●。●’

一，

／．．
，

● ，

，7
．

／' ：I：．
。

●一

J

一j==

。孝
二／

0 1 0 20 30 40 50

《轮转ffj／(‘)

图3-6重力回正力矩

图3—7为某车主销处的摩擦力矩试验结果，该试验结果表明，主销处的摩擦

力矩与车轮垂直载荷基本呈线性关系。在此，将该摩擦阻力矩M，表达为：

MI 2M，0+兄， (3—14)

上式中M，0、卜{烈合系数。

每
套
二
科
：'

谶
拱
翻
：棼

‘__

图3．7主销处摩擦力矩

3．2．2动力转向器特性

动力转向器的静特性是评价动力转向器的主要指标，通常用输入力矩与输出

油压问的关系曲线表示。图3-8 a)为某额定工作压力为13MPa的整体式动力转向

器静特性试验结果，图中输出油压P与输入力矩M。的关系表示为：
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P--P(MH)

1 f

』
f

l

L ／ 赫

(3-15)

j
{

／
厂

J

l

辆凡如《!M，羽m

图3-8动力转向器静特性

图3—8 b)为不考虑转向机效率损失，由式(3—16)计算所得输出力矩。

M。=【P(M。)一B】也R。 (3-16)

式(3．16)q]

A。一转向器油压作用面积；

R。一转向器齿扇节圆半径；

R一回油阻力。

值得一提的是，按照静特性恰当选配动力转向器的车辆在使用过程中往往不

能实现预期的转向性能。试验研究表明，动力转向器效率的变化使其输出能力大

打折扣。图3-9为图3-8所描述动力转向器效率的试验结果。由图3-9可知：

(1)动力转向器在中间位置效率最高，偏离中间位置后效率下降；

(2)在同一摇臂摆角、不同油压下，动力转向器效率基本稳定；

(3)不同摇臂摆角下，动力转向器的效率关于中间位置效率基本对称。

据此，将动力转向器效率叩。表达如下：

‰=r／。。+厶‰I (3—17)

上式中

叩。，一动力转向器中间位置效率；

厶～动力转向器效率随输出轴转角变化率。
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《

拳
饕

麓

嘎／。
图3-9动力转向器效率

3．2．3原地转向性能计算分析

在原地转向状态下，转向机受到的阻力矩为

』lfw=【M“(屯，B)+jlfG(屯)+M，】／i。／仇

+[^，mp。，Fz)+MG∞。)+M，】／i。／t7R (3—18)

上式中

M。一转向阻力矩；

仇～转向器到左转向轮间机构的效率；

，7。一转向器到右转向轮间机构的效率；

给定转向盘转角ow，由式(3．1)～(3．11)可计算出6B、dc、％、。a及‘，将

式(3．13)、(3-14)代入式(3．18)可得出转向器的输出扭矩。对于转向器有

(肘。+^，H i，)叩日一^f“=O (3—19)

由式(3一lS)～0．19)可求解动力转向器的油压及输入力矩。

令动力转向器①特性如图3-8、图3．9，动力转向器②静特性同图3-8，其效

率不随摇臂摆角变化，效率值同图3-9中间位置效率。上述转向机构方案A、B

及动力转向器①②可在某车上进行不同组合，利用式(3一1)～(3．19)对该车额定载

荷下动力转向系统性能计算的结果见图3．10。

由图3．10 a)可知，动力转向器阻力矩随车轮转角的增加不断增长。同时，

当左、右转向轮分别转至设计最大转角48。时，机构方案A动力转向器所受阻力

矩较方案B分别大903Nm和264Nm。图3．3 e)、f)所示两方案转向机到内转向

轮传动比随转角增加而变小的趋势则直接导致了转向器阻力矩的增长；而转向杆

系传动比大小及传动比对称性的差异是产生该阻力矩差别的主要原因。

第29页



武汉理T大学硕十学位论文

6

4

2
蛊

互0
、J

岔、2

。4

。6

16

芒12

薹
钆8

4

0

30

20

差10
一
譬0

—10

_20

，30

．a》 ÷／
一一一～

厂
，

；
夕 ，r塞 A‘

；．≯ 力’襄B．
I

bl
_

尊、 ／
o：；；：囊 季套 《参《 一。F”

= 一 一一

专 扩 |
A十① } { |j
B+0) ／

．C) ⋯～A+；善 |j
uT谩’ f

，

J

l

-4D 一3U -20 —10 D 10 20 3U 4U 50

嘎，《o，

一50—40-30 ·20 -1 0 0 1 0 20 ∞ 40

‘／I。J

图3．10原地转向性能

图3．10 b1表明，效率随摇臂摆角增加而降低的转向器①显著降低了转向性

能。额定工作压力下，A+①左转向轮左转转角较A+②减小7．8。，车轮极限转角

B+①系统油压较B+②高2．]MPa。图3-10 b)同时还表明，机构方案B匹配两种

动力转向器均能实现设计的车轮转角要求，而方案A不能，即机构方案B较方

案A对动力转向器有更强的适应性。

图3．10曲中，车轮转角很小时，转向器输入力矩即达到一个稳定值，系统

油压亦达到较高水平。该稳定力矩由动力转向器静特性决定，在系统油压达到额

定工作压力前变化很小。且该力矩需驾驶员输入，力矩的大小及左右转向时力矩
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的对称性直接影响驾驶员对操纵轻便性的感觉；对于匹配方案A+①，当动力转

向器油压达到额定值后，车轮继续转动增加的阻力矩需完全由转向器输入力矩克

服，从而导致输入力矩突然增大。

对于重型载货车，转向轮轮胎的静态转向力矩之和往往已达到或超出动力转

向器的输出力矩极限，从上述分析可知，在动力转向系统匹配设计时，转向机的

效率应予充分考虑。同时，在制造和装配工艺允许的条件下提高转向机输出转角

的利用率，以提高转向机到左右转向轮传动比以及改善传动比的对称性对动力转

向系统的性能有着重要的作用。和路感相关的动力转向器匹配分析将在下一章进

行叙述。

3．3转向系统与悬架系统运动协调性分析

在转向轮相对车架的运动过程中，转向系统与悬架系统使车轮相对车架产生

了不同的相对运动关系，这就造成了干涉转向。使转向系统与悬架系统运动学关

系协调，保障干涉转向角在适度、合理的范围内是整车悬架、转向系统设计又一

目标。

3．3．1钢板弹簧运动学模型

对于以等强度为设计目标的多片簧，在垂直负荷作用下各片各处的应力接近

相等，因此，当板簧受压变形时，主片沿全长的形状可以近似地看成是一个半径

随载荷而变化的圆弧。取固定端卷耳中心为坐标原点，考察当板簧弧高发生变化

时安装点P的坐标，如图3．11。

图中坐标系的原点选在板簧固定端卷耳圆心，由几何关系可得：

HR=r’cos(O+盘、

HH；r￡‘sina)／2

{HM a(H—HH—me)·COSO!

10；L／(2R)

【R‘(1～cosa)一HM=0

由式(3—20)可得板簧张角0，则P点的坐标可表示为：

(3—20)

r一声L叫．si邶州+矿L。 ㈣
h寺卅一㈣小寺⋯口

。’
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悬架受纵向力而产生纵向扭曲时，相当于板簧安装角a产生增量，亦可根据式

(3-21)计算安装点坐标变化。

O

图3．1l钢板弹簧运动学分析简图
r扳簧固定端卷耳半径；H_—板簧弧高；
O—板簧半K的张角；

a一板簧安装角；

L^板簧首片长：

R一扳簧圆弧半径。

HH—板簧安装角引起的弧高变化

HR_—卷耳半径的垂直高度：

I-IM--板簧纯弧高：

某载货汽车的前后板簧安装点坐标随车轮跳动量及纵向扭转角变化曲线如

图3．12。
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图3．12钢板弹簧导向特性

3．3．2悬架转向系运动协调性计算

l 2 3

皈城姒I；q{儿转fq／

3．3．2．1计算模型

悬架转向系的干涉转向可视为存车辆的簧载质量在相对于非簧载质量的侧

3
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1
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倾和俯仰运动时，转向机垂臂球头和转向节上臂球头相对移动趋势导致的转向，

如图3—13a。图中OA为转向纵拉杆，AB为转向节上臂。假设在相对运动过程

中转向桥位置及方位不变，点O相对车桥运动，则运动最终结果图如图3-13b。

将图3-13b进行简化可得图3·14。图中矢量P为主销方向矢量，e为转向机垂臂

球头相对车桥位移矢量。

图3．13悬架转向系干涉运动图 图3．14悬架转向系干涉运动简化图

根据图3．14，由几何约束关系可知：

厂I，：I—e

I laMa’I

弋b’=爿。b

L a’。a’=(1’一b’)(I，一b’)

上式中

爿。=cos(a)E+[1+cos(a)]pp+sin(a)pxE

式(3—23)中

E一单位并矢；
pp一矢量P与p的并矢。

将式(3-23)代入式(3—22)并简化得：

B-2喀-l(警)
式(3-24)中

1=(pxE)‘a4’

{=(E--pp)‘a’I’

‘=芎+O．5’0。I+l’+l’)+a’e

F=宇2+叩2一毒2

3．3．2．2计算实例
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由钢板弹簧运动学模型，输入实际行车过程悬架系统所受的力，计算板簧产

生的垂直和扭曲变形，从而得出转向机垂臂下球头相对转向桥的位移e，根据式

(3-24)可进行计算。图3-15～图3—19为某车转向系统与悬架系统运动协调性计算

结果，其转向系统特性如图3-3，悬架系统特性如图3．12。其中：

图3—15为左右转向轮同时上下跳动时干涉转向计算结果：

图3．16为车身侧倾时转向轮绕主销的转角；

图3．17为钢板弹簧悬架轴转向角；

图3．18为车身侧倾时干涉转向综合转角；

图3-19为单体车在直线制动工况下，综合考虑转向轮垂真跳动及钢板弹簧

纵向扭曲，转向轮的干涉转角。

图3-15～图3-19中车轮上跳为J下，转向轮左转为正，车身侧倾角右倾为正。
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图3—17侧倾轴转向角 图3．18侧倾干涉综合转向角
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3．3．2．3悬架转向系运动协调性计算结果分析

(11由图3．15可知，当转向轮相对车身同向跳动时，方案A与方案B干涉

转向角有不同的变化趋势。对于方案A车轮上跳和下跳干涉转角方向与量值相

同，而对于方案B，在车轮上跳时干涉转角方向向左，下跳时方向向右。且在车

轮上跳(弹簧压缩方向)时，其干涉转角保持在较小范围内。

f21由图3．16可知，对于侧倾引起的主销干涉转角，方案B明显小于方案A，

在轴转向角相同的情况下，两方案转向轮综合转角亦有不同变化趋势与量值水平

(如图3—18)。

(3)方案A干涉转角绝对值大于方案B。

f4)方案A干涉转角减小不足转向的趋势，方案B干涉转角增加不足转向的

趋势。

f5)图3．19为直线制动工况下车辆的干涉转向，该结果是转向轮帽对车身同

向跳动干涉及板簧纵向扭曲干涉的综合结果。图3．19 c)表明方案B的干涉转向

角明显小于方案A。

(6)综合考虑上述因素，转向系统方案B与悬架系统的运动协调性要优于方

案A。
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3．4本章小结

本章针对重型载货汽车转向系统与悬架系统设计所关心的问题，研究了转向

系统运动学特性计算分析方法、动力转向器匹配计算方法、悬架转向系统运动协

调性计算分析方法等，本章的主要工作内容及主要结论如下：

1．给出了重型载货汽车转向系统运动学特性的计算方法、分析方法和并结

合计算实例进行了分析：

2．研究了重型汽车原地转向阻力的主要组成及动力转向器的效率特性，提

供了原地转向性能的计算和分析方法；

3．对四种动力转向系统匹配方案进行了计算分析，结果表明，转向杆系的

传动比和动力转向器的效率对车辆原地转向性能具有重要影响；

4．提供了转向系统与悬架系统运动协调性计算分析方法，并针对两种转向

系统设计方案进行了分析：

5．本文所介绍的计算分析方法对于车辆开发阶段转向系统与悬架系统设计

与优化有重要意义。
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第4章转向系统设计参数的分析

在第3章中已经讨论过转向系统运动学特性、动力转向器匹配以及转向系统

与悬架系统运动协调性的计算分析方法和评价方法，但该计算与评价只是停留于

系统层面的性能。在这一层面，只能就系统性能对整车性能的影响趋势进行预测。

而最终检验系统是否符合车辆的要求，必须在整车上进行。

4．1动力转向器的选型

在转向系统的设计过程中，选择合适的动力转向为车型配套要考虑的因素是

多方面的，因此选型的方法也是多种多样的。下面介绍应如何考虑动力转向器的

选型。

4．1．1根据转向器生产厂家推荐的型谱选型

在重型汽车及其变型客车上安装动力转向器，通常的做法是以前轴负荷为

40kN作标准。但现在已经有了很大的变化，对汽车转向轻便性的要求越来越高，

对于具体应如何选择动力转向的型号，首先要确定转向系的载荷，根据转向系统

的载荷确定出相应输出力矩的动力转向器。选择具体型号的动力转向器，可以按

照转向器生产专业厂家推荐的型谱里规定的适用转向轴负荷参考选用。

由于生产厂家已做了大量研究和试验，提出了适应不同轴荷的该厂产品系

列，所以可以参考厂家型谱选用。图4-1是美国TRW公司最新TAS系列动力转

向器应用实例。图中推荐出各种不同型号机型适用不同轴荷车型的情况。该图强

调了几个使用特点：一是同一前轴负荷在不同前轮最大转角时应采用的机型不

同，最大转角较大时要增大转向器型号使用。这与增大转角时，转向阻力矩有明

显增大有关，若使用转角较小时则可减少一个转向器型号使用，转向器价格将相

应减少，对汽车制造厂家是有利的。最大转角的分界线是-+40。，使用时必须注意。

二是推荐的转向器型号与车型的使用工况有紧密的联系，各种不同使用工况的车

辆使用的动力转向器都有所不同，一般在恶劣路面工况使用的车辆都应增大一个

型号选用。
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4．1．2配套的转向油泵对选型的影响

选择各种动力转向器型号时，必须考虑与之配套的转向油泵是否适用。

f1、配套的转向油泵的工作压力必须满足动力转向器的要求。如果所配转向

油泵工作压力低于动力转向器要求。则应考虑选择大一个档的动力转向器，增大

缸径尺寸以满足输出力矩的要求。

㈣配套的转向油泵应考虑到计算所得实际需要流量。油泵的流量不够会出

现明显的加力滞后现象，给驾驶员以沉重的感觉a在满足输出力矩情况下可考虑

选用d,-挡的动力转向器。

4．1．3根据整车布置的需要选型

整车佰簧不同所选择的动力转向器的结构也不同，所以动力转向器的选型必
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须综合各方面因素考虑。

(1)转向器对整车来讲是左置还是右置，相对转向器支架转向器输出朝左还

是朝右固定，都会使所选动力转向器结构有很大变化。一是要确定输出轴相对转

向轴向左还是向右伸出，会转向器壳体带来相应变化。二是要注意输出轴安装方

向和输出轴摆动方向给螺杆螺母滚道螺旋线方向带来的变化。

(2)对于整体式动力转向器来说，由于内部阀的长度不同，活塞密封部位布

置在上部还是下部，导致转向器输入端到输出轴轴线的距离有长有短，所以选型

时要根据布置需要选择。如前翻驾驶室就需要转向器立置，上端要求短才好布置。

(3】根据布置的特殊要求，转向器还有卧景的要求。对于前悬较长的汽车，

转向器如果布置在车架前端，导致直拉杆太长，但是转向轴还必须从前端引出。

此时，一般可以采用直角传动机构加卧置转向器的方法，如图4．2所示。既可以

保证转向轴仍定位于车架前端，又可以保证直拉杆长度较短，形状简单，不与轮

胎干涉。这种卧置转向器选型时要特别注意螺杆螺母滚道的螺旋方向。

图4-2卧罱布置的动力转向器

4．1．4特种车辆动力转向器的选型

对于特种车辆，如双前桥转向或非公路使用的重型汽车(前轴负荷超过8t)，

必须采取特殊措施解决转向阻力增大带来的～系列问题。

对于这样一类特种车辆，可以根据不同车型采用不同动力助力方式。

对于单前轴转向的车型，前轴负荷超过7．5～8t时，因为前轴负荷过重，必须

采取～个动力转向器辅加一个助力缸的方法，这样才能保证动力助力所需的推

力。动力转向器布置在左侧，辅助油缸布置在右侧，如图4．3 a)所示，二者靠梯

形机构连接保证运动关系。

对于双前轴转向的车型，由十采用两个前轴，转向助力增加一倍，可以采用
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⋯个大动力转向器，一个大的辅助油缸，也可以采用一个小一些的动力转向器，

则需要采用三个小一些的辅助油缸。对于前者动力转向器布置在左前轮位置，辅

助油缸布置在第二轴左轮位置，二者用直拉杆按转向几何学原理将其连接实现联

动。对于后者动力转向器布置在左前轮位置，辅助油缸分别布置在右前轮，第二

轴左右轮位置各一个，如图4—3¨所示。各轴左右车轮直接靠梯形机构控制运动

关系，一、二轴之间靠专门设计的直拉杆系连接以保证运动关系，这种双前桥直

拉杆系的设计要严格按照转向几何学原理设计。辅助油缸可以是轴向活塞式油

缸，也可以是摆动油缸。也就是利用动力转向器本身，将其控制阀部分去掉，改

造成摆动油缸。这种方法可以简化杆系，提高了部件通用性，减少零部件品种，

有利于提高生产效率。如图4．3 c)某8×4车型，总重38t，就是采用一机三缸方

式，辅助油缸采用动力转向器改造成摆动式油缸的方式。该车的转向器支架通用，

直拉杆通用，转向器(除转向阀外)通用。增加油缸后应重点考虑控制阀的油道通

径要大，要增加油泵的流量，不可因为流量增大增加阀本身的压力损失，影响系

统的空载压力。

图4-3各种特种车辆的转向杆

4．2动力转向器的静特性

良好的转向路感是转向系统匹配设计的一个重要目标，良好的路感是优良的

操纵稳定性中不可缺少的部分。在车辆行驶中，驾驶者接受各种信息，但最重要

的信息是来自转向盘反馈给驾驶者的路感。转向盘力矩，由于体力的原因不能太

大，而在高速时为保持路感，又不能太小。而转向盘力矩一侧向加速度梯度可以

反映路感。为兼顾低速时车辆的转向轻便性和高速时的转向路感，对于配有动力

转向器的车辆，要对可选动力转向器的静特性进行分析。这就必须先建立轮胎的
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模型。

4．2．1统一指数轮胎模型

用于汽车操纵稳定性研究的轮胎模型有很多，其中比较著名的有荷兰Delft

大学Pacejka教授提出的“魔术公式”(Magic Formula)和我国的郭孔辉院士提

出的“统一指数轮胎模型”。统一轮胎模型具有理论边界好，运算速度快，仿真

精度高的特点，特别适合进行复杂和极限工况车辆动力学的仿真，是进行整车动

态仿真研究的理想的轮胎力学模型。

描述轮胎姿态及受力的轮胎坐标系如图4-4。

统一指数轮胎模型侧向力的表达式见式(4-1)～(4-6)。

轮胎所受无量纲总切力：

F=1--exp(-≯一E妒2一E：妒3) (4—1)

式(4．1)中

E，--e?+1／12 (4-2)

妒=√妒；+≯； (4—3)

2

丸=筹∽=嚣

}惹

图4-4轮胎坐标系
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轮胎力：

模型中轮胎拖距表达式：

D。2(D：o—D。)‘exp(一D。‘矿一D：。妒2)+D。 (4-7)

轮胎回正力矩：

M：=‘(D，+xo)一‘y0 (4-8)

式(4．1)～(4．8)中，￡，、Kx、Ky、以、仉、取。、噬、D，、D：为轮胎载

荷的函数，须根据不同载货下轮胎试验的数据辨识它与载荷的关系。

4．2．2静特性的分析比较

图4-5给出了两种动力转向的静特性试验曲线。图中两动力转向器的静特性

有明显差别：当输入扭矩为1．7】Nm时，动力转向器A丌始产生助力油压，之后，

油压随输入力矩增长均匀增长。而对于动力转向器B，当输入力矩4Nm时，助

力油压才开始明显建立，随后油压随输入扭矩的增加迅速增加。

第3章研究了匹配动力转向器车辆原地转向性能的计算方法。在车辆原地转

向过程中，动力转向器需驱动转向轮转动，驱动力由上而下传递。而在行车中驾

驶员感受到的转向盘力是由下而上逆向传递的。对3．213中的计算方法稍作修改

即可计算行车中的转向盘力特性。

行车过程中动力转向器的阻力矩缘自转向轮的综合回正力矩肼一：

M』2肘T+MG+肘c+肘D (4-9)

上式中：

M，一轮胎回正力矩；

M。一主销内倾产生的重力回正力矩；

M，一主销后倾拖距产生的回正力矩；

M。一轮胎与主销接地点横向偏置距产生的回正力矩。
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图4-6转向轮回正力矩

轮胎回正力矩可由4．2．1所述轮胎模型计算得出，主销内倾产生的重力回正

力矩可由3．2．1．2给出的公式计算，在非制动工况下，轮胎与主销接地点横向偏

置距产生的回正力矩可忽略不计。主销后倾拖距产生的回正力矩为：

Mc=F。’RK’taⅡ(y) f4一lO)

上式中：

F。一轮胎侧向力；

R。一车轮静力半径：

r主销后倾角。
应用以上的计算方法，可计算出车辆在各行驶工况下转向轮的综合回正力

矩。图4-6给出了重型汽车在向左稳态回转仿真中左右转向轮绕主销的综合回正

力矩。将式(3—18)改变为下式可计算动力转向器阻力：

肘“=M￡，7L／i。+M月叩月／f。 (4—11)

上式中：

M，一左转向轮综合回正力矩；

M。一右转向轮综合回正力矩。

式(3—19)变为

(M日+MHi，)，7m—MⅢ=O

上式中叩m～动力转向器逆效率。

应用式(3-15)、(3·16)、(4—11)、

(4·12)

(4·12)计算所得转向力特性结果见图4-7。
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图4．7不同动力转向器对转向特性的影响

由图4．7可知，在车辆侧向加速度O～3．7柳／s‘范围内，动力转向器的输出

力矩最大为900Nm(1羽4-7 a1，动力转向器的输出油压小于2．5MPa(Igl 4-7 b)。装

用动力转向器B时，在各侧向加速度下转向盘力明显大于装用动力转向器A(图

4—7 c)。图4．7 d)贝JJ表明，在侧向加速度较小时，匹配动力转向器B的转向路感

要好于动力转向器A，而当侧向加速度大于lm／s2时，则『F好相反，装用动力

转向器A的车辆路感要明显好于动力转向器B。对照图4．5，当动力转向器油压

大于2．5MPa后，动力转向器B的输出油压对输入扭转非常敏感，而动力转向器

A则相对迟钝。这说明，如果转向轮的回正力矩随车辆的侧向加速度进一步加大，

使动力转向器输出油压加大，则对于动力转向器B来说，其输入扭矩基本不会

变化，使转向盘力矩梯度接近于O，从而基本丧失转向路感。而动力转向器A则

要求继续增加输入力矩，因此可继续保持路感。

由以上分析可知，在选择动力转向器特性时，要考虑转向轮的回正力矩大小

及车辆经常工作的侧向加速度范围。对出现较大侧向加速度概率很大的高速公路

运输车辆，匹配动力转向器A更合适。目前，对动力转向器静特性的检验往往

集中与高压区输入力矩对称性，而计算结果表明，在行车转向工况下，动力转向

器工作在低油压区域。因此，为保障车辆转向路感必须严格控制动力转向器低压
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区工作特性。

4．3转向、悬架系统运动学特性

3．1．2中提到转向器到左右转向轮的传动关系应尽可能对称，以保障良好的

操纵感觉，并且由图3．3判定转向系方案B较方案A具有更好的运动学特性。

不同运动学特性的转向系统对车辆转向性能的影响是转向系统设计者非常关心

的问题。

悬架与转向系统运动协调性对车辆操纵稳定性有显著影响己为汽车设计师

所熟知，但有时出于其它方面的考虑，不可能将系统的性能设计的非常理想，甚

至是有明显缺陷的，这种缺陷对车辆性能的影响大小也是设计师所急于知道的，

而这些则必须通过整车性能的仿真进行分析。

假定重型汽车分别匹配第3章所述的悬架、转向系统方案A、B，其稳态转

向性能的计算结果见图4-8。该计算结果表明，车辆采用两种方案都可取得良好

的不足转向效果。同时，该结果验证了3．3．2．3中关于两种悬架、转向系统匹配

方案对整车性能的影响。由于在车辆侧倾时，方案A干涉转角具有减小不足转

向的趋势，而方案B干涉转角增加不足转向趋势，故图4．8中，装用方案A的

车辆在左、右两各方向的转弯过程中，其不足转向度均小于方案B。其中，左转

时方案A对不足转向的减小程度更为明显。

●——
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图4-8悬架、转向系统运动学特性对稳态转向特性的影响

3．3．2．3中已经提出，在车辆直线制动时，悬架、转向系统方案B的干涉转

向角明显小于方案A。图4-9、图4．10为两种匹配方案在整车状态、初速度80km／h

直线制动的仿真结果。图4-9表明，该匹配转向系方案A的列车制动直线制动是

己经超出3．66m宽的车道，其跑偏程度已不能满足GBl2676—1999对制动稳定性
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的要求。由图4．10 a)、c)可知，在4．8m／s 2制动强度下，方案A牵引车质心的横

向偏移量达2．94m，而方案B只有0．28m：由图4—10b)、d)可知，制动时方案A

左、右转向轮转角达0．77。和0．96。是使方案A产生明显制动跑偏的主要原因。

图4-9、图4．10的计算结果证明，匹配方案B的车辆具有良好的直线制动稳定

性。
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图4．10汽车列车直线制动
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4．4本章小结

综上所述，本章介绍了在转向系统的设计过程中动力转向器的选型方法，另

外还针对第3章已经提到的动力转向器匹配及转向系统与悬架系统匹配问题做

了进一步的研究，对重型汽车匹配两种动力转向器时车辆的转向盘力和力矩梯度

进行了计算，并对第3章研究的两种转向系统、悬架系统匹配方案进行了整车性

能的仿真研究。

研究结果表明，重型汽车匹配两种动力转向器时，用转向盘力矩梯度表征的

行驶路感有明显差别，在较大侧向加速度下，匹配动力转向器B会使车辆的路

感更强。两种动力转向器在整车上匹配的的计算结果表明，转向器低油压区特性

是影响车辆的转向路感的主要因素，在动力转向器选配及检验时，对动力转向器

低油压区特性应给予专门的关注。两种转向系统、悬架系统匹配方案的整车性能

仿真结果验证了第3章中对其性能的分析结论：匹配方案B对增加车辆不足转

向的效果要好于方案A，匹配方案A的车辆在进行直线制动时会发生明显的制

动跑偏。这说明，转向系统性能的分析对预防和控制整车上某些问题的发生具有

积极的意义。
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第5章转向系统的动力学仿真

5．1 ADAMS仿真软件的介绍

ADAMS(Automatic DynamicAnalysis of Mechanical System)软件，是由美国

机械动力公(Mechanical Dynamics Inc．)开发的最优秀的机械系统动态仿真软

件，是世界上最具权威性的，使用范围最广的机械系统动力学分析软件。工程师、

设计人员利用ADAMS软件能够建立和测试虚拟样机，实现在计算机上仿真分析复

杂机械系统的运动学和动力学性能。

利用ADAMS软件，用户可以快速、方便地创建完全参数化的机械系统几
何模型。它可以有效地将三维实体模型及应用有限元FEA(Finite Element

Analysis)软件描述的零部件模态有机地结合起来，准确地预测机械系统在虚拟实

验室、虚拟场地上进行的各种模拟试验的性能。

ADAMS软件具有以下几个特点：
(1)利用交互式图形环境和零件、约束、力库建立机械系统三维参数化模型。

(2)分析类型包括运动学、静力学和准静力学分析，以及线性和非线性动力

学分析，包管刚体和柔性体分析。

(3)具有先进的数值分析技术和强有力的求解器，使求解快速、准确。

(4)具有组装、分析和动态显示不同模型或同一个模型在某～个过程变化的

能力，提供多种“虚拟样机”方案。

(5)具有一个强大的函数库供用户自定义力和运动发生器。

(6)具有开放式结构，允许用户集成自己的子程序。

(7)自动输出位移、速度、加速度和反作用力，仿真结果显示为动画和曲线

图形。

(8)可预测机械系统的性能、运动范围、碰撞、包装、峰值载荷和计算有限

元的输入载荷。

(9)支持同大多数CAD，FEA和控制设计软件包之间的双向通讯。
ADAMS作为一款虚拟样机技术专业软件其核心理论是多体系统动力学，多

体系统动力学是由多刚体系统动力学和多柔体系统动力学组成的。多刚体系统动

力学的研究对象是由任意有限个刚体组成的系统，刚体之间以某种形式的约束连

接。研究这些系统的动力学需要建立非线性运动方程、能量表达式、运动学表达

式以及其他一些量的公式。多柔体系统动力学的研究对象是由人量刚体和柔体组

成的系统。
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多刚体系统动力学主要解决多个刚体组成的系统动力学问题，各个构件之间

可以有较大的相对运动。多柔体系统动力学可以看作是多刚体系统动力学的自然

延伸。根据多柔体系统组成特点，一般以多刚体系统动力学的研究为基础，对系

统中柔性体进行不同的处理，在机械系统中常用的处理方法有离散法、模态分析

法、形函数法和有限单元法等。将柔性体的分析结果与多刚体系统的研究方法相

结合，最终得到系统的动力学方程(本课题中系统中各部件均假设为刚体，不作

柔性假设1。

5．2 ADAMS软件模块简介

图5．1 ADAMS软件模块图

5．3 ADAMS仿真软件的计算方法

5．3．1广义坐标选择

动力学方程的求解速度很大程度上取决于广义坐标的选择。ADAMS用刚体

i的质心笛卡尔坐标和反映刚体方位的欧拉角(或广义欧拉角)作为广义坐标，即

q】=Ix,y，z，妒，日，妒]i，q-[qj，g；，．．“】7。由于采用了不独立的广义坐标，系统动
力学虽然是最大数量，但是却是高度稀疏耦合的微分代数方程，适用于稀疏矩阵

的方法高效求解。
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5．3．2动力学方程的建立

ADAMS程序采用拉格朗只乘予法建立系统运动方程：

丢㈣一I a阳T／∥r+州删
完整约束方程 妒(q，t)一0

非完整约束方程 O(q，口，t)·0 (5—1)

式中：丁——系统动能；

口——系统广义坐标列阵

Q——广义力列阵；

P——对应于完整约束的拉氏乘子列阵；

Ⅳ——对应于非完整约束的拉氏乘子列阵。

5．3．3动力学方程的求解

把(5—1)式写成更一般的形式：

F(q，H，“，A，t)=0

G以，口)=“一圣=0

五，+。m(口，f)；o (5—2)

式中：哥，“——广义速度列阵；

A——约束反力及作用力列阵；

F_一系统动力学微分方程及用户定义的微分方程(如用于控制的微分方
程、非完整约束方程1；

m——描述约束的代数方程列阵。

如定义系统的状态矢量Y=『qT,uT,^71。y一『矿，HT，A71。，式(5·2)可写成单
一矩阵方程：

g(y，，，t)-0(5-3)
在进行动力学分析时，ADAMS采用两种算法：

(1)提供三种功能强大的变阶、变步长积分求解程序：GSTlFF积分器、

DSTIFF积分器和BDF积分器来求解稀疏祸合的非线性微分代数方程，这种方法

适用于模拟刚性系统(特征值变化范围大的系统)

但)提供ABAM积分求解程序，采用坐标分离算法来求解独立坐标的微分
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方程，这种方法适于模拟特征值经历突变的系统或高频系统。

下面介绍微分一代数方程的求解算法：

用Gear预估一校正算法可以有效地求解式(5．2)所示的微分一代数方程。首

先，根据当前时刻的系统状态矢量值，用Taylor级数预估下一时刻系统的状态矢

量值：

‰钺+警^+刍O矿2y．九⋯(5-4)
其中，时间步长h-t。。一t．。

这种预估算法得到繁荣新时刻的系统状态矢量值通常不准确，式(5．2)右边

项不等于零，可以由Gear k+l阶积分求解程序(或其他向后差分积分程序)来校

正。如果预估算法得到的新时刻的系统状态矢量值满足(5-2)，则可不必进行校正。

y一一-hflo夕一+∑刚““ (5—5)

式中：M+。——yO)在t z‘+。时的系数值；

Z10，吼——Gear积分程序的系数值。

改写式(5-5)得：

n“‘赢眇一一f善．aY．-i+l】(5-6)
将整理式(5—2)在t t 0+，时刻展开，得：

F(q。，％。i。。九。‘+。)；0

G‰‰，=Un+1--“t一“一c杀，卜一妻‰+t)却 p·，

中(吼Ⅲ‘+1)=0

ADAMS使用修正的Newton--Raphson程序求解上面的非线性方程，其迭代

校正公式为：

‘+芸却，+誓A“』+芸峨=o

G，+署”詈"。(5-8)

叩等"o
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其中，J表示第J次迭代。

△q』2qj+1一qj，缸』2“』+1一“，，AAJ。AJ“一九

由式(5-6)知：

Ai』。一(丽1)缸』

由式(5-7)知：

塑：f上1，，堕，，
ag lh#o J Ou

将式(5—10)和式(5—11)代入式(5-8)，得：

aF

Oq

砝，，
㈢

O

0 0

(5-9)

(5-10)

(5—11)

阶日 侉㈣

式(5．12)左边的系数矩阵称系统的雅可比矩阵，

j15'

式中：=』——系统刚度矩阵；
d口

3D

—tJj,——系统阻尼矩阵；
d“

旦竺——系统质量矩阵。
d“

通过分解系统雅可比矩阵(为了提高计算效率，ADAMS采用符号方法分解

矩阵)求解幻』，△“j，△～，计算出劬”，“川，一“，尊一，“川，■“，重复上

述迭代校『F步骤，直到满足收敛条件，最后是积分误差控制步骤。如果预估值与

校正值的差值小于规定的积分误差限，接受该解，进行下一时刻的求解。否则拒

绝该解，并减少积分步长，重新进行预估一校正过程。

总之，微分一代数方程的求解算法是重复预估、校正、进行误差控制的过程，

直到求解时间达到规定的模拟时间为止。

5．3．4静力学分析、运动学分析、初始条件分析

5．3，4．1静力学分析
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对于上面的动力学分析过程，在进行静力学、准静力学分析时，分别设速度、

加速度为零，NN虫n(5．13)式所示的静力学方程：

鼢。㈥ (5·13)

5．3．4．2运动学分析

运动学分析研究零自由度系统的位置、速度、加速度和约束反力，因此只需

求解系统的约束方程：

中(目，‘J=0 (5—14)

任一时刻‘一位置的确定，可由约束方程的Newton．Raphson迭代求得：

罢l^=一垂("乙) (5-15)

其中，△q，2qj+t—q，，J表示第J次迭代。

‘一时刻速度、加速度的确定，可由约束方程求一阶、二阶时问导数得到：

f罢k一丝(5-16)OI百尸一t

(詈弘一{等+薹砉去讯或+杀(詈卜+言(詈)口} cs郴，

^时刻约束反力的确定，可由带乘子的拉格朗R方程得到：

(等)7 A-{一丢(蔷)’+(吾)7+Q} cs．-s，

5．3．4．2初始条件分析

在进行动力学、静力学分析之前，ADAMS自动进行初始条件分析，以便在初

始系统模型中各物体的坐标与各种运动学约束之间达成协调，这样可保证系统满

足所有的约束条件。初始条件分析通过求解相应的位置、速度、加速度目标函数

的最小值得到。

(1)初始条件位置分析

定义相应的位置目标函数L。为：

厶。言著彬@一如)2+善譬咖， (5_19)

式中：n——系统总的广义坐标数；

、I●●●，

丝却o

，J●●●●＼
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m——系统约束方程数；

中，，五?——分别是约束方程及对应的拉氏乘子；

q。，——用户设定的准确的或近似的初始坐标值或程序设定的缺省坐标值；

彬——对应qof的加权系数。如果用户指定的‰是准确坐标值，彬取大值；

如果用户指定的目。；是近似坐标值，彬取小值；如果是程序设定的q。，坐标值，则

彬取零值。

L0取最，J、值，则由尝_o’寿；o得：

肌咱f)+薹A?鲁～m2，⋯川一a⋯，。 p卿

【 中，=o

对应的函数形式为：

L(qI，F)-0，gj(qI)=0 k一1’2，．．月；f=1，2，--朋 (5-2x)

其Newton．Raphson迭代公式为：

h砉私意)薹鲁
骞罢 0 {：鍪}={一彬(qp～：_『：麦；?P鲁19l@。zz，

式中：衄，，=吼。，一吼，p，△砖=砖+。一砖；下标P表示第p次迭代。

(2)初始条件速度分析

定义相应的速度目标函数厶为：

铲；和¨氨)2+弘警 pz。，

式中：玩。——用户设定的准确的或近似的初始速度值或程序设定的缺省速度值；

彬’——对应玩i的加权系数；

等=塞象。+等；。一速度约束方程
九。——对应速度约束方程的拉氏乘子。

旃5坝
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厶取最小值时，

写成矩阵形式为

则由垫：0，
a直

彬号生‘

角咄

七生0
白a吼

鲁=。得：

i=1，2，⋯，n；J=1，2，⋯，m (5-24)

⋯攀}㈦，z，．．棚沪坛⋯，m∞s，
上式是关于吼，■得线性方程，系数矩阵只与位置有关，且非零项已经分

解(见式5—22)，因此可以直接求解吼，■。

(3)对初始加速度、初始拉氏乘子的分析，可直接由系统动力学方程和系统

约束方程的两阶导数确定

将矩阵形式的系统动力学方程写成分量形式：

黔爝A，却咖，f)渊，：，．．棚小"⋯哪粕，
等=砉㈢酬螂)=。 ⋯“⋯。一

n，。-{等+矧钟+涮钟+捌袅H
将其写成矩阵形式为：

弘h)薹杀
专生 。

詹咄
阶鼢 i-1，2，⋯，n；J t1,2，⋯，m (5-27)

上式中的非零项已经分解，见式(5-22)彝1(5—25)，因此，可阻求解吼和^，。

5．4仿真模型的建立

建立仿真模型是将汽车系统作一定程度的简化，使之以数学模型的形式
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来体现。对模型作适当的简化，也有利于提高计算速度和抓住问题的本质。
本节利用ADAMS／Car分别建立前后悬架、转向系、发动机和轮胎等子系统

模型，并最终建立整车的仿真模型。

在ADAMS／Car下建立一个典型整车系统的动力学仿真模型，大致可分为以

下几个步骤：

(1)整车各子系统的分解及运动学动力学抽象，构建各子系统的拓扑图。

(2)模板是整个模型中最基本的模块，然而模板又是整个建模过程中最重要

的部分。在template builder下建立各子系统的template文件，定义子系统之间的

communicator，此时只需知道子系统的拓扑结构而无需知道子系统的详细参数。

㈣获取各子系统的几何定位参数、物理参数和力学参数。

(4)在Standard下建立各子系统相应template的subsystem文件，并代入子系

统的参数特征。

(5)在Standard下建立整车的assembly文件，组装各子系统模型组成整车系

统模型。 、

(6)针对整车研究的不同方面，填写不同工况的仿真文件进行整车操纵稳定

性仿真。

f乃仿真计算结果的加工和后处理。

在建立多体模型时，坐标系的选择对所建模型的复杂程度及方程求解的难易

程度起到很大的作用。本文在建模时采用ISO坐标制。以整车前悬架总成的参

考系为坐标，即坐标原点为前轮轮心连线的中点，x轴指向汽车行驶的正前方，

Y轴指向汽车的左侧，Z轴垂直指向上方。

5．4．1新车型的结构分析

新车型为6x4三轴、平头前翻式半挂汽车，其部分技术参数列表5-1所示

表5．1新车型部分技术参数

技术参数 数值

外廓尺寸【长／宽／高】，(ram)、 9896／2495／3177

轴距(mm) 4325+1350

前轮距(mm) 1939
轮距

后轮距(mm) 1800

前悬(mm) 1588

后悬(mm) 2633

汽车整备质量(kg) 11120

额定载质量(kg) 12240+4人(12500)

前轴荷(kg) 4760
轴荷分配

中后轴荷(kg) 6360
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5．4．2转向系统模型的建立

图5-2是简化的转向系刚性铰链连接模型。转向系模型采用循环球式转向机

构，包括转向盘、转向柱壳、转向柱、转向中间轴、转向传动轴、转向摇臂、转

向器、转向直拉杆、转向节臂。整个转向系共有9个物体，13个铰链约束，见

表5．2。

表5．2转向系模型的铰链类型与数目

铰链名称 铰链约束的自由度(DOF) 约束铰链数目

平动 转动 转向系

固定铰链 3 3 2

转动铰链 3 2 3

平动铰链 2 3 1

万向节铰链 3 1 2

耦合 1 0 1

圆柱铰链 2 2 2

球铰链 O 3 1

转向系共有约束数黾为：

肼暑2x6+3x5+1x5+2X4+1x2+2X4+lX3-．53

转向系的自由度足为：

K；6X9一，"一54一珊-1

即：转向系只有～个自由度——方向盘的转动。

图5-2转向系模型

5．4．3横向稳定杆模型的建立

横向稳定杆常用来提高悬架的侧倾角刚度或是调整前后悬架侧倾角刚度的
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比值作为刚钵模型时，如图513所示。横向稳定杆被分为左右对称的两段，并在

稳定杆的中间对称剖分面位置以扭转弹簧相连。横向稳定杆采用两根断丌轴中间

通过转动铰连接，并在转动铰链上施加扭转力进行简化建模，其扭转力为：

F mK(妒一％)

式中：K——横向稳定杆扭转刚度：

舻——转动铰链运动角度；

％——初始扭转角度。

图5．3横向稳定杆模型

5．4。4减振器模型的建立

减振器是悬架系统的主要阻尼元件，与弹性元件并联安装，车轮与车身问的

相对振动，主要是通过减振器衰减的，即由于悬架匹配了适当的阻尼车身的自由

振动被迅速衰减，车身的强迫振动会受到抑制。减振器的阻尼特性一般从试验获

得的示功图得出，如图5_4所示。

)l‘plaeeBent(_}

图5．4减振器示功图

在ADAMS／CAR中建立减振器模型时，首先建立一个用户自定义的减振器

文件，然后利用属性对话框进行修改，可以直接在速度一力曲线上赢接拖改，也
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可以通过参数列表进行准确的定义，最终自动进行拟合得到满意的非线性曲线。

5．4．5轮胎模型的建立

轮胎的影响对汽车的操纵稳定性至关重要，因为前后轮胎的侧偏刚度是影响

汽车操纵稳定性的重要因素，前后轮胎倒偏刚度的匹配，直接决定稳定性因数的

大小，即决定汽车是具有不足转向、或中性转向、还是过度转向。因此，具有合

适的轮胎模型是十分必要的。

重型汽车轮胎由于其使用环境为负荷大，具有一定速度且连续行驶，与低速

载重量大的叉车胎以及高速低载荷的轿车胎相比，在设计时更应考虑其综合性

能，其参数的选取及材料选择也有较大的差异。考虑到载重轮胎的耐磨性，可适

当增大行驶面的宽度，以增大轮胎与地面的接触面积，从而降低整个接地面的平

均压强。然后通过静负荷印痕应力分析，调整胎冠充气弧度，以使接地应力平均，

从而降低异常磨损的发生。另外根据对面和使用环境不同，可选择不同的结构和

花纹，如在良好的路面上使用时可选择纵向花纹的子午线轮胎。在恶劣路面上使

用时可选择横向花纹的斜交轮胎，若在混合路面上使用时可选择混合花纹的轮

胎。车辆运动依赖于轮胎所受的力，如纵向制动力和驱动力、侧向力和侧倾力、

回正力矩和侧翻力矩等。所有这些力都是滑转率、侧偏角、外倾角、垂直载荷、

道路摩擦系数和车辆运动速度的函数，如何有效地表达这种函数关系，即建立精

确的轮胎动力学数学模型，将直接影响本课题仿真分析的精度。

在参考同类车型和厂家提供的部分实验数据的基础上，这里采用被普遍采用

的Fiala轮胎模型，胎压为670kpa。轮胎模型的有关参数如表5．3所示。

表5-3轮胎模型的有关参数

参数名称 轮胎参数

车轮自由半径(R1)[mm】 632

胎体半径(R2)[mm】 187．5

径向刚度(CN)[N／mm】 920

纵向滑移刚度(CSLW)[N】 1200

侧偏剐度(CALPHA)[N／Rad】 1000

外倾刚度(CGAMMA)[N／Rad】 111．13

滚动阻力偶臂(CRR)[mml 75

径向阻尼[：t(RDR) 0．08

车轮无滑动时的摩擦系数(u01 O．95

车轮有滑动时的摩擦系数(Ut) O．85

将编制的特性文件赋予所选择的轮胎，生成的轮胎模型如图5．5所示。
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图5．5轮胎模型

5．4．6整体转向系统模型的建立

将上述各种子系统模型在ADAMS／Car Standard模块下通过各子系统相应的

通讯接口进行装配连接，装配时应注意定义与各个子系统之间的正确连接关系，

即可得到整体转向系的仿真模型。图5．6为装配连接后的整体转向系统ADAMS
模型。

图5-6整体转向系统模型

5．5操纵稳定性动力学仿真

汽车的操纵稳定性是指在驾驶者不感到过分紧张疲劳的条件下，汽车能遵循

驾驶者通过转向系及转向车轮给定的方向行驶，且当遭遇外界干扰时，汽车能抵

第60负



武汉理J二大学硕士学位论文

抗干扰而保持稳定行驶的能力。

通过采用二自由度汽车模型分析汽车的稳态、瞬态相应，可知稳定性系数K

1

是决定汽车响应的一个重要参数。而式K=—；(D。一a：)表明，K的数值与稳态
口”L

时前、后轮侧倾角的绝对值有关。而式表明，K的数值与稳态时前、后轮侧倾角

的绝对值有关。因此，稳态时的前、后轮侧偏角绝对值q、a：是与汽车响应密

切相关的汽车运动学参数。

5．5．1车轮跳动产生的转向角、轮距变化量

车轮前束焦J(toe_angle)相对于车轮高度(wheel_heighO的曲线如图5—7所示。

卯。

量

量oD

50。

斧A A瓜瓜
?雠猷蝴猷姐

图5．7车轮前束角相对于车轮高度的曲线

星

章

在车轮跳动过程中，方向盘固定，由于转向拉杆的作用，左右车轮会产生绕

土销的转动，从而使左右车轮产生转向角。一般要求将该转角控制在一定的范围

内，否则汽车的操纵稳定性将会变坏，而且轮胎的磨损也会加剧。

车轮跳动时，车轮绕瞬时中心摆动，左右轮之间的距离必然产生变化。轮距

的变化一方面影响汽车的直行稳定性以及汽车的操纵稳定性：另一方面，由于轮

胎的横向滑移，导致轮胎的磨损，降低了轮胎的特性及使用寿命。所以设计时应

尽可能地降低跳动时的轮距变化。根据图5．7可以看出该新车型的转向系统的转

向角、轮距变化量是可行的。
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5．5．2转向回正性能仿真分析

转向回诉试验是用来识别汽车动态特性的～种方法，具体的仿真方法是使整

车以试验车速沿直线行驶，移动转向盘使汽车侧向加速度达到一定值，待稳定后

突然释放转向盘的约束(模拟松开转向盘的工作1，记录释放后的响应情况。试验

分为低速回J下和高速回正两种试验。对于最高车速超过100 Km／h的汽车，要进

行高速回正性能试验，试验车速按被试汽车最高车速的70％并四舍五入为10的

整数倍进行。仿真分析通过车速和侧向加速度两个变量来控制。侧向加速度设定

为0．29。仿真结果见图5-8、图5-9和图5．10所示。

图5-8低速回正试验横摆角速度响应曲线

l{!誊=蓑i；ii菡⋯⋯⋯⋯⋯⋯⋯⋯一⋯⋯⋯⋯⋯⋯]l

㈡帑今强e每{
了

。∈

亍1t
己}

吝I
专E

‘。‘

．，：

～，圳≮j∞≈dblw·Ji

＼八厂＼厂＼厂＼一一一
l＼／V V V一 一 一 一

： V

m*％Ⅲ∞Ⅻ 1mfⅨ

图5-9高速回『F仿真试验(上为横摆角速度，下为转向盘转角，车速90Km／h)
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图5．10高速回J下仿真试验(上为转向盘转角，下为横摆角速度，车速llOKm／h)

从图5—10可以看出，仿真车速为llOKm／h时方向盘转角和横摆角度度开始

发散。高速回正仿真试验时，横摆角速度收敛车速≤llOkm／h，车速为110km／h

时为前轮角阶跃输入下的临界车速，当车速大于110km／h后，横摆角速度是发散

的，此时汽车将失去稳定性。由以上的仿真结果可以看出新车型的转向回正仿真

结果较好，评价结果符合QC／T480---1999《汽车操纵稳定性指标限值与评价方

法》的要求。根据高速回正的仿真结果，汽车横摆角速度波动时的固有频率为

1．25Hz，符合高速汽车设计理论，说明该新车型的转向系统的操纵稳定性是符合

要求的。

5．6本章小结

本章首先介绍了ADAMS仿真软件的特点和功能，综述了利用ADAMS／Car

模块进行动力学仿真分析的理论基础和分析过程。建立了整体的转向系统模型，

对转向系统进行运动学动力学仿真，分析了车轮前束角相对于车轮高度的曲线、

车轮跳动产生的转向角、轮距的变化情况以及转向回正性能，并在此基础上对转

向系统进行了初步评价。
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全文总结

本文以重型载货汽车为研究对象，通过对转向系统结构的技术分析和转向性

能的评价进行了阐述，研究了转向系统运动学特性计算分析方法、动力转向器匹

配计算方法、悬架转向系统运动协调性计算分析方法等。还介绍了在转向系统的

设计过程中动力转向器的选型方法，并建立整体的转向系统模型，进行了运动学

动力学仿真分析和评价。

奉文的主要结论可归纳为以下几点：

(1)在对转向系统的研究中，针对重型汽车转向系统的结构特点建立r精细

的计算模型，计算结果可用于不同设计方案的性能对比分析。针对车辆原地转向

性能的分析中考虑了转向系统主销处的摩擦力、轮胎原地转向阻力矩、动力转向

器静特性及效率等方面试验结果。以试验数据为基础的计算分析保障了系统性能

分析结果的可靠性。

(2)本文两种动力转向器匹配于整车的转向路感仿真结果表明，动力转向器

低油压区的特性对转向路感有明显影响，在动力转向器匹配及检验时，不紧要关

注高油压区的输入力的对称性，同时也要针对车辆要求仔细研究低油压区油压随

输入力矩的变化特性。

(3)建立了重型载货汽车转向系统性能分析模型，并将轮胎原地转向阻力矩

及动力转向器的效率试验结果应用于原地转向性能的计算分析。进行了动力转向

器特性对转向路感影响．针对转向系统性能的整车稳态转向特性及直线制动稳定

性仿真结果表明，转向系统环节的性能分析与控制对保障整车性能有重要意义。

f4、建立r整体的转向系统模型，并充分考虑减振器阻尼的非线性特性、轮

胎的阻尼和刚度，使模型更接近于汽车的实际工况。通过对转向系统进行运动学

动力学仿真分析，并在此摹础上对转向系统的操纵稳定性作出了评价。

}扣于本人专业水平有限和时间仓促，研究中难免存在一些不完善之处。在当

前工作的基础上，今后可以在以下几个方面继续展开工作：

r11进一步完善转向系统的结构，充分考虑车架、车身等总成的棠性，建立

整车的刚柔耦合的多体动力学模型，使计算结果更加符合实际。

㈤充分考虑汽车中各部件的连接特点，在现有的运动约束的基础上考虑连

接处的摩撩和橡胶件对转向系统的影响。

(31综合考虑车轮质量、簧载质量、悬挂质量分配系数等引起偏差的各种因

素，在计算结果和试验结果对比的基础卜进行修j下和校核。

素，在计算结果和试验结果对比的基础卜进行修j下和校核。
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