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摘要:转向梯形驱动机构的空间布置对汽车的操纵稳定性影响很大。本文以常见的非独立悬架结构为例 , 建立空间几

何模型进行运动分析 , 提出同时满足 “与前悬架运动协调” 和 “左右转向力均匀” 两方面要求的转向梯形驱动机构优

化设计方法。实践应用表明该方法可行。
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Abstract:The spatial position of driving mechanisms of Ackerman steering linkage quite influences the stability of vehicle maneuvering

characteristics.Taking non-independent suspension as an example , this paper establishes spatial geometric analysis model , then puts

forward an optimal design method which meets the coordinated motion of steering driving linkage and front suspension , at the same time

meets the uniformity of left-and-right steering force.Application shows that the method is feasible.
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　　如图 1示 , 汽车转向传动机构包括转向梯形和转

向梯形驱动机构 , 其中转向梯形驱动机构是指由转向

摇臂 OA 、 直拉杆 AB 和转向节臂BC等组成的驱动转

向梯形完成转向任务的连杆机构 。转向梯形驱动机构

的空间布置要受前悬架运动学特性的影响
[ 1 , 2]
, 若布

置不好 , 它将和前悬架产生运动干涉 , 引起前轮摆

振 、制动转向和跑偏等;同时梯形驱动机构又影响着

梯形机构的力和转角的传递
[ 3]
, 对转向力均匀性有很

大影响 , 若布置不好 , 将直接导致左右转向极限的转

向力不相等 , 使最大转向力增大 , 影响转向轻便性 。

文献 [ 1] [ 2] 主要讨论了与前悬架的协调运动 , 而

没有涉及转向力均匀性;文献 [ 3] 用空间模型研究

了转向力均匀性问题 , 但在与前悬架协调运动的问题

上 , 明显考虑不足 。

图 1　转向传动机构示意图

在设计过程中 , 同时考虑上述两种因素的也很

少 , 进行深入分析并优化设计的更少 。本文以常见的

纵置板簧非独立悬架结构为例 , 综合考虑上述两方面

因素 , 建立统一的空间几何模型进行运动分析 , 提出



同时满足 “与前悬架协调运动” 和 “左右转向力均

匀” 两方面要求的转向梯形驱动机构优化设计方法 。

1　分析模型的建立

建立如图 2示的空间几何模型
[ 4]
:H1 平面为车

架 、板簧所在平面;H2平面为过转向器摇臂轴心 O ,

而平行于 H1 的平面;B 0点为板簧主片中性面与中央

螺栓的交点 , V平面过B0 点而垂直于 H1 和 H2 。讨

论 “与前悬架协调运动” 主要考察转向轮摆正的情

况 , 此时多数汽车转向直拉杆的布置平行于平面 H1 ,

故转向轮摆正时转向摇臂 OA 和直拉杆AB 同处于平

面H2 中 。为了避免紧急制动时前轮自动转向和汽车

跑偏 , 转向节臂球头中心 B 和B0 点的高度应尽量一

致 , 因此取 B 和B 0共面于平面 V , C 点为主销和平

面V的交点 , 亦即转向节臂的转动中心。可知 , 摇臂

OA 在平面H2 中摆动 , 节臂 CB 在平面V中摆动 , 直

拉杆 AB 则是空间运动 。图中  0 、 θ0 分别为转向摇

臂和节臂的安装角 , θ1max 、 θ2max分别为节臂向前 、 向

后的最大摆角 ,  1max 、  2max分别为对应的转向摇臂最

大摆角。

当整车结构参数 (轴距 、轮距 、 前轮定位等)确

定和总布置完成以后 , O 点和 C点的位置便已确定 。

过 O 点建立右手坐标系O-XYZ , 如图 2示 , 则 C 点

坐标 (xC 、 yC 、 zC)为已知 。

图 2　转向梯形驱动机构运动分析示意图

2　和前悬架共同工作时的运动分析和优化设计

2.1　运动分析

据文献 [ 1] , B0 的轨迹近似于一段圆弧 , 其圆

心 O1 位于板簧固定端一侧 、 沿板簧主片中性面与 B0

相距 0.75le 、 高出板簧主片中性面 e 2 , le 为固定端

卷耳中心沿中性面方向至板簧主片中点的距离 , e 为

板簧卷耳中心至主片中性面的距离。如图 2示 , 由于

B 、 B0 连线在空间上作平移运动 , 可按平行四边形

原理找出 B 的摆动中心O2 , 则 B 点随板簧运动的摆

动轨迹为圆弧 2-2;同时 , B 点绕转向摇臂下端球销

中心A摆动 , B 点绕 A点的摆动轨迹为圆弧 1-1。由

B点向上 、 向下分别截取动挠度 fd 和静挠度 fc (fd

和 fc 由整车参数可求), 与 B 点的两条摆动轨迹分别

交于E 、 F 和E′、 F′。则 ΔxEF和 ΔxE′F′即为转向直拉

杆和板簧的运动不协调偏差量 , 它们应尽可能小 , 在

轮胎经常跳动范围内应保持在轮胎弹性范围 Δ1 以

内 。

当整车总布置完成后 , O 、 C 、 B0 、 O1 即确定 ,

坐标已知 , O1B 0与平面 V的夹角 Χ也为已知 。只要

确定 A 、 B 两点坐标 , 即可确定转向梯形驱动机构的

空间位置 。鉴于转向节臂因其结构布置和空间位置所

限 , 优化设计余地不大 , 故取转向节臂长 BC=l2 为

定值。取转向摇臂长 l1 、 摇臂安装角  0 和节臂安装

角 θ0为优化设计变量 , 则 A 点坐标为 (l1sin 0 , 0 ,

l 1cos 0), B 点坐标为 (xC-l2sinθ0 , 0 , zC)。

由图 2几何关系可得 O2的坐标为

xO2=xB -0.75lecosΧ=xC -l 2sinθ0-0.75lecosΧ

yO2=0

zO2=zB -0.75le sinΧ=zC-0.75 le sinΧ

此时轨迹 1-1的曲线方程为

(x1-xA)
2
+(z 1-zA)

2
=AB

2
=(xA -xB)

2
+(zA -zB)

2

(1)

轨迹2-2的曲线方程为
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(x2-xO2)
2
+(z 2-zO2)

2
=O2B

2
=

(xO2-xB)
2
+(zO2-zB)

2
(2)

又由图 2知 , zE =zF =zB -fd =zC-fd

zE′=zF′=zB +f c =zC+fc

把 zE 值和A点 、B 点的坐标值代入方程(1)中得

xE =

[ l 1sin 0-(xC -l 2sinθ0)] 2 +(l1 cos 0-zC)2 -(zC -f d-l 1cos 0)2 +

l 1sin 0=g1(l 1 ,  0 , θ0)

同理 ,把 zF 值和O2 、B 点的坐标值代入方程(2)中得

xF =g2(l1 ,  0 , θ0)

于是得到

ΔxEF = xF -xE = g2(l1 ,  0 , θ0)-g1(l1 ,  0 , θ0) 

同理可得

ΔxE′F′= xF′-xE′ 

2.2　建立优化设计方程

对于不同的轮胎 ,干涉运动引起的轨迹偏差所允

许的范围 Δ1不同 ,可根据轮胎的结构型式 、性能参数

和使用状况等对 Δ1 进行取值。在车辆的设计过程

中 ,应同时满足 ΔxEF ≤Δ1 和 ΔxE′F′≤Δ1;又考虑到二

者重要程度相当 ,于是得到优化设计目标函数

minf 1(l1 ,  0 , θ0)=min(ΔxEF +ΔxE′F′)≤2Δ1 (3)

由于讨论“与前悬架协调运动”主要考察转向轮摆

正时情况 ,此时不必考虑连杆机构的传动角问题 ,仅需

根据汽车总布置参数 、实际情况和设计经验对安装角

 0 和 θ0 作以限制 ,以缩小范围 ,方便求解 。于是得到

约束条件

 0min≤ 0≤ 0max和 θ0min≤θ0≤θ0max

上述约束条件需注意两个问题:

(1)为了使转向器内部行程在左 、 右转向时得到

充分利用 , 要求转向摇臂向前 、向后的摆角大致相

等 , 常将转向摇臂的中间位置布置成向后倾斜一个不

大的角度 。

(2)为了计算方便 , 并更准确地描述摇臂球销 、

节臂球销的安装角 , 可以考虑对角度的正负进行约

定 。本文约定:相对于坐标轴线 , 自初始位置逆时针

转动为正 , 顺时针转动为负;下同。

3　满足转向力均匀性的运动分析和优化设计

3.1　转向力均匀性

转向力均匀性
[ 3]
是指车辆在转向过程中 , 相同的

左右转角 , 对应的左右转向力相等;否则 , 称该车具

有转向力不均匀性 , 此时该车左右极限转向力不相

等 , 从而影响转向轻便性。

影响汽车转向力均匀性的主要因素是转向传动机

构的布置形式 , 并主要表现在转向传动机构传动比随

转向角变化的规律上。当整车结构参数确定之后 , 转

向梯形机构便随之确定 , 因此 , 可以认为转向梯形的

传动比变化规律是确定的。调整改善汽车转向力均匀

性的主要途径 , 是改变转向梯形驱动机构的传动比规

律 , 使左右极限转向力趋于相等 , 从而降低最大转向

力 , 提高汽车转向轻便性。

3.2　转向传动机构传动比的计算

鉴于整车参数惟一确定了转向梯形及其传动比变

化规律 iT , 可按照文献 [ 3] 或文献 [ 5] 的方法得到

转向梯形的最优化设计解 , 并进而求出 i T , 因此本

文不再赘述 , 直接引用它们的结果。以下着重推导转

向梯形驱动机构传动比的变化规律 iQ 和整个转向传

动机构传动比的变化规律 i 。

转向过程当中 ,假设某时摇臂 、节臂的位置分别在

OA′、CB′处 ,它们的转角变化分别为  和θ。可知 A′

的坐标为[ l1sin( 0 + ), 0 , l1 cos( 0+ )] , B′的坐标

为[ xC -l 2sin(θ0-θ), yC-l2 cos(θ0-θ), zC] 。并存在

关系式

(xB′-xA′)
2
+(yB′-yA′)

2
+(zB′-zA′)

2
=

A′B′
2
=AB

2
=(xB -xA)

2
+(yB -yA)

2
+(zB -zA)

2

把 A 、B 和 A′、B′的坐标代入上式 ,可得

g3(l 1 ,  0 , θ0; , θ)=0 (4)

于是得到转向梯形驱动机构传动比

iQ =d  dθ=g4(l 1 ,  0 , θ0 ; , θ) (5)

参照文献[ 3]和文献[ 7]的方法 ,求出整个转向传

动机构的传动比

i=2iTiQ (1+iT) (6)

3.3　建立优化设计方程

据经验 ,当左右转向极限满足转向力均匀性时 ,由

传动比变化曲线的连续性可知 ,左右转向中间过程也

具有较好的均匀性;而且从降低最大转向力 ,改善转向

轻便性来说 ,更应关注左右转向极限时的转向力均匀

程度 。因此 ,以控制左右转极限时转向传动机构传动

比的相对误差为目标函数 ,即

minf 2(l 1 ,  0 , θ0; , θ)=min[  iL -iR  (iL +iR)] ≤Δ2

(7)

式中 , iL 、iR 分别为左 、右转向极限时转向传动机构的

传动比。一般地可取 Δ2≤5%。

引入约束条件:

(1)据机械原理知 ,杆系运动过程中传动角 δ不
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宜过小 ,一般 δ≥δmin =40°。由于转向摇臂中间位置

向后倾斜 ,易知只要满足右转极限时转向摇臂最小传

动角要求 ,则左转极限时传动角一定满足要求 。而右

转极限时转向摇臂最小传动角约束条件为

180°-∠OA2B2=

180°-cos
-1OA

2
2+A2B2

2
-OB

2
2

2OA2·A2B2
≥40°

把 O 点坐标(0 , 0 , 0)、A2 点坐标 [ l1 sin( 0 +

 2max),0 , l1cos( 0+ 2max)] 和 B2 点坐标[ xC-l 2sin(θ0

-θ2max), yC-l2 cos(θ0-θ2max), zC ]代入上式 ,得约束方

程

h1(l1 ,  0 , θ0; 2max , θ2max)≤0 (8)

(2)由图 2知 ,还需考虑左转极限时转向节臂的最

小传动角约束条件

180°-∠A1B 1C=180°-

　cos
-1 A1B

2
1+B1C

2
-A1C

2

2A1B1·B1C
≥40°

把 A1 点坐标 [ l 1sin( 0 - 1max), 0 , l 1cos( 0 -

 1max] 、B1 点坐标[ xC -l2sin(θ0+θ1max), yC -l2 cos(θ0

+θ1max), zC ]和 C点坐标(xC 、yC 、zC)代入上式 ,得约束

方程

h2(l1 ,  0 , θ0; 1max , θ1max)≤0 (9)

(3)同理 ,考虑转向节臂右转极限时 ,得约束方程

h3(l1 ,  0 , θ0; 2max , θ2max)≤0 (10)

此外 ,从设计实际和便于求解来说 ,还有必要引入

转向摇臂和节臂的最大摆角约束 。

(4)转向摇臂最大摆角  max约束 。当转向器传动

比确定后 ,  max即意味着方向盘向左向右的最大转角 ,

从操纵灵活性角度考虑 ,有必要限制  max 。 max可根据

不同车型 ,不同转向器传动比 ,并参考同类车型的布置

来取值。若取转向摇臂向前 、向后最大摆角约束分别

为  ′1max 、 ′2max ,则得约束

 ′1max ≤ max ≤ ′2max

(5)转向节臂最大摆角约束。由于转向节臂最大

摆角近似等于
[ 5]
转向轮向左 、向右的最大转角 θ′1max 、

θ′2max ,它们由整车设计参数给出 。可得约束

θ′1max ≤θmax ≤θ′2max

4　优化设计方程求解

方程(3)含有 3个未知数 ,方程(7)含有 5个未知

数 ,直接求解困难较大。本文采取一种特殊的方法求

解 ,总体思路是先求出 f 1(l 1 ,  0 , θ0)的系列优化解 ,在

此基础上再求出 f 2(l1 ,  0 , θ0 ; , θ)的最优解 ,即得到

同时满足“与前悬架协调运动”和“左右转向力均匀”的

最优解。具体步骤:

(1)求出 f1(l1 ,  0 , θ0)的系列优化解 。这是一个

含 3个优化设计变量(l1 ,  0 和 θ0)的有约束优化问

题 ,求解有一定困难 。但如果给定一个 θ0 ,则可用惩

罚函数法
[ 6]
将问题化为无约束优化问题 ,求得对应于

给定 θ0 的 l1 、 0 的一个优化解。随着 θ0 在 θ0min和

θ0max之间变动 , 最后可以求得一系列优化解 ,即得到

{l 1i ,  0i , θ0i}, i=1 ,2 , …, k , …n 。

(2)分析方程(4)和(5),若给定一组(l1 ,  0 , θ0)的

值 ,即给定转向梯形驱动机构某一空间布置 ,则由方程

(4)和(5)得到  0 变化时 θ0 一一对应的关系 ,即得到

给定(l 1 ,  0 , θ0)时 iQ 的变化规律。把转向极限时的

各个转角参数代入式(4)、(5)和式(6),即得到对应于

给定(l 1 ,  0 , θ0)的 iL 和 iR 值。

(3)按照步骤(2)可得到对应于{l1i ,  0i , θ0i}的一

系列{iLi}和{i Ri}值 , i=1 , 2 , …, k , …n 。

(4)当 i =k 时 ,把(l 1k ,  0 k , θ0k)及对应的 iLk 、iRk

代入式(7)、(8)、(9)、(10),考察是否满足 f 2 的目标函

数和约束条件。若 4式同时满足 ,则(l 1k ,  0 k , θ0k)为

同时满足 f 1 和 f 2 的优化设计解;若 4式中只要有 1式

不满足 ,则舍弃(l1 k ,  0k , θ0 k)。转而考察 i=k +1 的

情况。

(5)令 i 从 1到 n 变化 ,重复步骤(4),可得到同时

满足 f 1 和 f 2的一系列优化设计解{l1 j
＊
,  0 j

＊
, θ0j

＊
}, j

=1 ,2 , …, m , m ≤n;其中使 f 2 函数值最小的即为同

时满足 f 1和 f 2 优化设计的最优解{l1
＊
,  0

＊
, θ0

＊
}。

5　应用实例

某轻型载货汽车在新车试验中发现转向左轻右重

现象明显 , 方向盘还略有摆振现象 , 操纵稳定性较

差 。

按照本文方法 , 建立空间模型对原转向传动机构

进行分析 , 求得 ΔxE′F′=10mm , 基本符合设计要求 ,

而 ΔxEF =21mm , 运动不协调量偏大 , 结果导致了方

向盘摆振 。得到的转向传动机 构传动比的变化规律

如图3所示 , iLmax明显大于 iRmax , 这种差别必然反映

到左右转向操纵力矩上 。

原地转向试验证实了这一点:先把转向测功机在

方向盘上固定好 , 再将两转向轮放置于滑板上 , 校核

前轮定位参数后 , 缓慢而均匀地转动方向盘 , 即测量
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图 3　转向传动机构传动比的变化

到原地转向时转向力矩与方向盘转角 β的关系 , 整

理绘制转向力示功图曲线 , 见图 4。图中左转取正

值 , 右转取负值。转向力示功图显示 , 左右转向确实

是非对称的 , 右转极限的转向力矩比左转极限大

29.5%。

经过优化设计 , ΔxE′F′=9mm , ΔxEF =10mm , 都

符合设计要求;转向传动机构传动比 i 的变化也趋于

对称 , 如图 3所示。结构改进后再做试验 , 方向盘摆

振现象消失 , 转向力均匀性明显改善 , 最大转向力矩

降低 , 见图 4。

图 4　原地转向时转向力示功图曲线

6　结语

(1)本文分析是建立在转向梯形优化设计基础上

的 , 否则 , 不一定得到满意的结论。

(2)优化求解过程中 , 得到了一系列优化设计解

供选择 , 为结构设计和改进带来了很大方便。
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