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摘要：运用空间 ＲＳＳＲ四杆机构的旋转矢量法，建立了某 ８×４型重卡双前轴转向杆系的空间结构非线性模型。以

方向盘转角为输入，各转向轮转角为输出，依据角位移传递的过程将转向杆系分解为 ６个空间 ＲＳＳＲ四杆机构，分

别建立每个 ＲＳＳＲ四杆机构的运动模型，再进行综合得到各转向轮的转角关系。仿真与试验结果表明：空间模型相

对于平面投影模型一、二轴右轮 Ａｃｋｅｒｍａｎ转角误差分别降低５０％和２８６％；与试验值相比，各转向轮转角误差中，

空间模型最大转角误差为 １８°，平面投影模型最大转角误差为 ３９°，在方向盘的整个转角范围内，空间模型具有更

高的分析精度，该空间模型清晰地表示了各构件运动的数学关系，可以为悬架与转向杆系的运动干涉分析以及转

向杆系的优化设计提供理论依据。
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　　引言

转向杆系的建模精度直接影响各转向轮的转角

误差、左右转向力的均匀性、悬架与转向杆系的运动

干涉
［１－２］

，这些因素都对轮胎磨损、转向轻便性乃至

操纵稳定性有重要影响。已有文献中转向杆系的模

型可分为
［３］
平面投影模型和多体动力学模型。平

面投影模型
［４－５］

一般采用数学解析的方法建立，建

模过程复杂，但模型揭示了转向杆系内部各构件之

间的连接及运动关系，各参数之间的数学关系明晰；

多体动力学模型
［６－８］

一般采用 ＡＤＡＭＳ软件建立，
建模过程简单，但模型各构件参数之间的关系隐含

于模型之中。在优化设计方面，由于转向杆系几何

参数较多，经常出现不收敛的问题，采用数学解析的

方法更有利于复杂优化算法的使用
［９－１０］

，但平面投

影模型本身不够精确；ＡＤＡＭＳ模型由于本身优化算法
的局限性

［１１－１３］
，复杂的多目标优化算法则需借助外部

程序
［１４－１５］

，但ＡＤＡＭＳ模型本身具有一定的精度。
综合已有文献可知，目前对转向杆系的优化研

究较多，而对于转向杆系本身数学建模方面的理论

研究相对较少。实际中转向杆系可分解为若干空间

ＲＳＳＲ机构［１６］
，而空间 ＲＳＳＲ机构是最基本的空间

铰链四连杆机构之一
［１７］
，为此本文将根据实车情

况，以某８×４型重卡双前轴转向杆系为例，利用空

间 ＲＳＳＲ机构分析与综合的理论对转向杆系进行建
模，为工程实际提供设计参考。

１　转向杆系结构分析

图１为 ８×４型重卡双前轴转向杆系的典型结

图 １　某 ８×４重卡双前轴转向杆系

Ｆｉｇ．１　Ｄｏｕｂｌｅｆｒｏｎｔａｘｌｅｓｔｅｅｒｉｎｇｌｉｎｋａｇｅｏｆａｎ

８×４ｔｙｐｅｈｅａｖｙｄｕｔｙｔｒｕｃｋ
１．方向盘　２．转向机　３．一轴摇臂　４．车轮　５．转向节　６．一

轴转向梯形　７．二轴直拉杆　８．二轴转向梯形　９．二轴转向节

臂　１０．二轴转向助力缸　１１．二轴摇臂　１２、１６．中间连杆　

１３．中间摇臂　１４．一轴转向节臂　１５．一轴直拉杆
　
构，由整体式转向梯形机构和摇臂机构组成。图 ２
为转向机的安装角度，转向机由于整车布置要求而

与车架侧翼面垂直方向夹角为 ε。图 ３为实车摇臂



机构，图 ４为转向杆系 Ｐｒｏ／Ｅ模型。由图 ３和图 ４
可知：一轴摇臂通过转动副与转向机（车架）相连，

中间摇臂和二轴摇臂通过转动副与车架相连；中间

连杆１布置要绕开板簧前支架，中间连杆 ２布置要
绕开阻尼器，同时中间连杆又要避免在转向过程中

与转向轮发生干涉，因此实际的中间连杆并非一直

杆，而在中间进行了折弯，连杆两端不在同一纵向

平面内，分别与摇臂用球副连接。由图２和图４可
知：一轴纵拉杆和二轴纵拉杆两端也不在同一纵

向平面内，其分别与一、二轴转向节臂通过球副连

接。一、二轴左右梯形臂分别绕各自的主销转动，

由于左右主销倾角不同，梯形机构的运动也为空

间四杆机构运动，梯形臂与横拉杆之间也采用球

副连接。

图 ５　梯形机构模型

Ｆｉｇ．５　Ｔｒａｐｅｚｏｉｄａｌｍｅｃｈａｎｉｓｍｍｏｄｅｌ
（ａ）一轴梯形机构模型　（ｂ）二轴梯形机构模型

　

图 ２　转向机的安装角度

Ｆｉｇ．２　Ｓｔｅｅｒｉｎｇｇｅａｒｉｎｓｔａｌｌａｔｉｏｎａｎｇｌｅ
　

图 ３　摇臂机构

Ｆｉｇ．３　Ｖｅｈｉｃｌｅｓｗｉｎｇａｒｍｍｅｃｈａｎｉｓｍ
　
根据以上分析，８×４型重卡双前轴转向杆系可

分解为６个空间 ＲＳＳＲ四连杆机构（图 １）。一、二
轴梯形机构为 ２个空间 ＲＳＳＲ四连杆机构，如图 ５
所示，原动件和从动件为左、右梯形臂，机架为各转

图 ４　双前轴转向杆系 Ｐｒｏ／Ｅ模型

Ｆｉｇ．４　ＤｏｕｂｌｅｆｒｏｎｔａｘｌｅｓｔｅｅｒｉｎｇｌｉｎｋａｇｅＰｒｏ／Ｅｍｏｄｅｌ
　
向轴。摇臂机构为 ４个空间 ＲＳＳＲ四连杆机构，如
图６所示。一轴摇臂至一轴转向节臂的四连杆机
构，原动件和从动件为一轴摇臂和一轴转向节臂，机

架为车架和转向轴（图６ａ）；一轴摇臂至中间摇臂的
四连杆机构，原动件和从动件为一轴摇臂和中间摇

臂，机架为车架（图 ６ｂ）；中间摇臂至二轴摇臂的四
连杆机构，原动件和从动件为中间摇臂和二轴摇臂，

机架车架（图６ｃ）；二轴摇臂至二轴转向节臂的四连
杆机构，原动件和从动件为二轴摇臂和二轴转向节

臂，机架为车架和转向轴（图６ｄ）。
图中　φ１、φ２———一、二轴左转向节转过的角度

φ１１、φ２２———一、二轴右转向节转过的角度

φ１０、φ２０———Ｅ１Ｄ１、Ｅ２Ｄ２的初始角度
θ１０———Ａ１Ｃ１的初始角度

θ１———Ａ１Ｃ１转过的角度
θ２０———Ａ１Ｂ１的初始角度

θ２———Ａ１Ｂ１转过的角度

θ３０———ＦＨ／ＦＧ的初始角度
θ３———ＦＨ／ＦＧ转过的角度

θ４０———Ａ２Ｂ２／Ａ２Ｃ２的初始角度

θ４———Ａ２Ｂ２／Ａ２Ｃ２转过的角度
ε———Ａ１Ｃ１／Ａ１Ｂ１与车架垂直面的夹角

２　转向杆系数学建模

转向杆系数学模型的建立采用图７所示的转角
位移传递过程：方向盘的运动通过转向机传递至一

轴摇臂，由此分为两路，一路通过一轴纵拉杆传至一

轴转向机构，另一路通过摇臂机构传至二轴转向机
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图 ６　摇臂机构模型

Ｆｉｇ．６　Ｓｗｉｎｇａｒｍｍｅｃｈａｎｉｓｍｍｏｄｅｌ
（ａ）一轴摇臂机构模型　（ｂ）中间摇臂机构模型１　（ｃ）中间摇臂机构模型２　（ｄ）二轴摇臂机构模型

　
构。建模时首先应用球面坐标法计算车轮转角与转

向节臂转角的关系；其次建立梯形机构模型，计算左

右车轮的转角关系；再次建立摇臂机构模型，计算前

后车轮的转角关系，最后将三者联合起来可计算得

各车轮的转角关系。

图 ７　各转向轮转角位移传递过程

Ｆｉｇ．７　Ａｎｇｕｌａｒｄｉｓｐｌａｃｅｍｅｎｔｔｒａｎｓｆｅｒｐａｔｈ
　
２１　坐标系的规定

坐标系的规定需考虑 Ｐｒｏ／Ｅ、Ｍａｔｌａｂ软件获取
同一模型参数的方便，规定如下：

ｘ轴正方向为汽车前进的相反方向，ｙ轴正方向
指向汽车右侧，ｚ轴正方向垂直向上，坐标原点 ｏ取
在一轴中心线所在垂直平面、汽车中心线所在的垂

直平面及车架下翼面的交点。各构件旋转角位移的

正负号依据坐标系确定，逆时针旋转为正，顺时针旋

转为负。

２２　关于梯形底角的定义
图 ８所示为车轮未转向时一轴转向梯形机构，

Ｏ１Ｌ和 Ｏ１Ｒ分别为左右转向梯形臂的旋转中心，假设
梯形臂 Ｏ１ＬＫ１Ｌ及 Ｏ１ＲＫ１Ｒ分别与左右主销轴线垂直，
设 Ｋ１Ｌ０点为 Ｏ１ＬＫ１Ｌ转至 ｙｏｚ平面内时的梯形臂球销
中心，设 Ｏ１ＬＫ１Ｌ０与 ｏｙ轴的夹角为 γ１０，定义 Ｏ１ＬＫ１Ｌ与
Ｏ１ＬＫ１Ｌ０的夹角 γ１为一轴梯形底角。

图 ８　一轴转向梯形机构

Ｆｉｇ．８　Ｆｉｒｓｔａｘｌｅｔｒａｐｅｚｏｉｄａｌｍｅｃｈａｎｉｓｍ

２３　模型推导
忽略各运动副的间隙，假设各杆件均为刚性，各

摇臂旋转中心 Ａ１、Ｆ、Ａ２点坐标已知，并假设车轮轴
线与主销轴线的交点坐标已知，该交点将主销分为

上下两段，分别称为上半主销及下半主销，且上半主

销及下半主销长度均已知。

图９ａ为一轴左轮、转向节臂、梯形臂、主销的定
位关系，Ｗ１Ｌ点为车轮轴线与主销轴线的交点，设
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Ｗ１Ｌ点的坐标为（ｘＷ１Ｌ，ｙＷ１Ｌ，ｚＷ１Ｌ），设 Ｗ１ＬＥ１ ＝Ｌ１Ｕ、
Ｗ１ＬＥ１Ｌ＝Ｌ１Ｄ；图 ９ｂ为一轴左轮主销空间矢量图，以
一轴左轮主销中心为原点建立坐标系 ＯＬＸＬＹＬＺＬ，先
将坐标系 ＯＬＸＬＹＬＺＬ绕ＯＬＹＬ轴逆时针旋转γ角得到
坐标系 ＯＬＸ′ＬＹＬＺ″Ｌ，而后再将坐标系 ＯＬＸ′ＬＹＬＺ″Ｌ′绕
ＯＬＸ′Ｌ轴顺时针旋转 δ角得坐标系 ＯＬＸ′ＬＹ′ＬＺ′Ｌ，其中
ＯＬＺ′Ｌ即为一轴左轮主销轴线方向；图 ９ｃ为一轴左
主销轴线与车轮轴线关系的球面坐标系，ＯＢ为主销
轴线，Ｏ为主销旋转中心，φ１为转向节臂转角，α１为
一轴左轮转角，Ａ～Ｅ各点在半径为 １的球面上，α
为车轮外倾角，β为主销内倾角，γ为主销后倾角。

由图９ｂ可得
δ＝ａｒｃｔａｎ（ｔａｎβｃｏｓγ） （１）

设一轴左转向轮主销轴线的单位矢量为（ｕ１Ｌｘ，
ｕ１Ｌｙ，ｕ１Ｌｚ），沿 ＯＬＺ′Ｌ方向取单位长度，则

ｕ１Ｌｘ＝ｃｏｓ（ａｒｃｔａｎ（ｔａｎβｃｏｓγ））ｓｉｎγ

ｕ１Ｌｚ＝ｃｏｓ（ａｒｃｔａｎ（ｔａｎβｃｏｓγ））ｃｏｓ{ γ
（２）

ｕ１Ｌｙ＝ １－ｕ２１Ｌｘ－ｕ
２
１槡 Ｌｚ （３）

同理可得一轴右主销轴线的单位矢量（ｕ１Ｒｘ，ｕ１Ｒｙ，
ｕ１Ｒｚ），设一、二轴主销定位参数相同，则二轴左右轮主
销单位矢量分别与一轴左右轮主销单位矢量相同。

根据式（２）和式（３）即可求得一轴转向节臂旋
转中心 Ｅ１点、一轴左梯形臂旋转中心 Ｏ１Ｌ点的坐标

ｘＥ１＝ｘＷ１Ｌ＋Ｌ１Ｕｕ１Ｌｘ
ｙＥ１＝ｙＷ１Ｌ＋Ｌ１Ｕｕ１Ｌｙ
ｚＥ１＝ｚＷ１Ｌ＋Ｌ１Ｕｕ１

{
Ｌｚ

（４）

ｘＯ１Ｌ＝ｘＷ１Ｌ－Ｌ１Ｄｕ１Ｌｘ
ｙＯ１Ｌ＝ｙＷ１Ｌ－Ｌ１Ｄｕ１Ｌｙ
ｚＯ１Ｌ＝ｚＷ１Ｌ－Ｌ１Ｄｕ１

{
Ｌｚ

（５）

同理可求得一轴右梯形臂旋转中心坐标和二轴

转向节臂及梯形臂旋转中心坐标。

由图９ｃ运用球面三角形原理［１８］
可得一轴转向

节臂（转向节）转角输入下的左轮转角输出为

α１＝ｇ１（φ１，α，β，γ） （６）

图 ９　一轴左轮、转向节臂、梯形臂、主销的定位关系及其球面坐标系

Ｆｉｇ．９　Ｓｐｈｅｒｉｃａｌｃｏｏｒｄｉｎａｔｅｓｙｓｔｅｍａｎｄｌｏｃａｔｉｏｎｒｅｌａｔｉｏｎｓｈｉｐｂｅｔｗｅｅｎｔｈｅｆｉｒｓｔａｘｌｅｌｅｆｔｗｈｅｅｌ，

ｓｔｅｅｒｉｎｇｋｎｕｃｋｌｅａｒｍ，ｔｒａｐｅｚｏｉｄａｌａｒｍａｎｄｋｉｎｇｐｉｎ
　

　　同理利用式（６）的方法可得其他各转向轮转角
与转向节（转向节臂）转角的关系

β１＝ｇ２（φ１１，α，β，γ）

α２＝ｇ３（φ２，α，β，γ）

β２＝ｇ４（φ２２，α，β，γ
{

）

（７）

式中　β１——— 一轴右轮转角

α２、β２——— 二轴左、右轮转角
现以一轴梯形机构为例，根据空间 ＲＳＳＲ四杆

机构的旋转矢量法
［１９－２０］

计算一轴左右梯形臂的转

角关系。首先依据梯形机构参数计算梯形臂的位

置，设 ｍ１为梯形臂长，由图８得

［ｕ１Ｌｘ　ｕ１Ｌｙ　ｕ１Ｌｚ］

０
ｃｏｓγ１０
－ｓｉｎγ









１０

＝０

γ１０＝ａｒｃｔａｎ
ｕ１Ｌｙ
ｕ１Ｌｚ

（８）

ｘＫ１Ｌ０＝ｘＯ１Ｌ
ｙＫ１Ｌ０＝ｙＯ１Ｌ＋ｍ１ｃｏｓγ１０
ｚＫ１Ｌ０＝ｚＯ１Ｌ－ｍ１ｓｉｎγ

{
１０

（９）

令 Ｋ１Ｌ０＝ｘＫ１Ｌ０ｉ＋ｙＫ１Ｌ０ｊ＋ｚＫ１Ｌ０ｋ、Ｏ１Ｌ＝ｘＯ１Ｌｉ＋ｙＯ１Ｌｊ＋ｚＯ１Ｌｋ

则 Ｋ１Ｌ＝Ｒ－γ１，ｕＯ１Ｌ（Ｋ１Ｌ０－Ｏ１Ｌ）＋Ｏ１Ｌ （１０）

式中　Ｒ－γ１，ｕＯ１Ｌ———向量 Ｏ１ＬＫ１Ｌ０绕矢量（ｕ１Ｌｘ，ｕ１Ｌｙ，

ｕ１Ｌｚ）转动 －γ１角的旋转变换矩
阵

同理 Ｋ１Ｒ＝Ｒγ１，ｕＯ１Ｒ（Ｋ１Ｒ０－Ｏ１Ｒ）＋Ｏ１Ｒ （１１）

式中　Ｒγ１，ｕＯ１Ｒ———向量 Ｏ１ＲＫ１Ｒ０绕矢量（ｕ１Ｒｘ，ｕ１Ｒｙ，

ｕ１Ｒｚ）转动 γ１角的旋转变换矩阵
式（１０）和式（１１）的向量即表示了梯形臂的

位置。其次依据图 ５计算左右梯形臂的转角关
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系，横拉杆 Ｋ１ＬＫ１Ｒ为刚体，可得位移约束条件矩
阵方程

（Ｋ１ＬＰ－Ｋ１ＲＰ）
Ｔ
（Ｋ１ＬＰ－Ｋ１ＲＰ）＝

（Ｋ１Ｌ－Ｋ１Ｒ）
Ｔ
（Ｋ１Ｌ－Ｋ１Ｒ） （１２）

式中　Ｋ１ＬＰ———点 Ｋ′１Ｌ处的位置矢量
Ｋ１ＲＰ———点 Ｋ′１Ｒ处的位置矢量

且有

Ｋ１ＬＰ＝Ｒφ１，ｕＯ１Ｌ（Ｋ１Ｌ－Ｏ１Ｌ）＋Ｏ１Ｌ
Ｋ１ＲＰ＝Ｒφ１１，ｕＯ１Ｒ（Ｋ１Ｒ－Ｏ１Ｒ）＋Ｏ１{

Ｒ

（１３）

式中　Ｒφ１，ｕＯ１Ｌ———向量 Ｏ１ＬＫ１Ｌ绕矢量（ｕ１Ｌｘ，ｕ１Ｌｙ，
ｕ１Ｌｚ）转动 φ１角的旋转变换矩阵

Ｒφ１１，ｕＯ１Ｒ———向量 Ｏ１ＲＫ１Ｒ绕矢量（ｕ１Ｒｘ，ｕ１Ｒｙ，
ｕ１Ｒｚ）转动φ１１角的旋转变换矩阵

将式（１３）代入式（１２）化简可得
ＰＴ１ｃｏｓφ１１＋ＱＴ１ｓｉｎφ１１＋ＲＴ１＝０ （１４）

其中

ＰＴ１＝（Ｋ１ＬＰ－Ｏ１Ｒ）
Ｔ
（Ｉ－Ｑ１ｕＯ１Ｒ）（Ｋ１Ｒ－Ｏ１Ｒ）

ＱＴ１＝（Ｋ１ＬＰ－Ｏ１Ｒ）
ＴＰ１ｕＯ１Ｒ（Ｋ１Ｒ－Ｏ１Ｒ）

ＲＴ１＝（Ｋ１ＬＰ－Ｏ１Ｒ）
ＴＱ１ｕＯ１Ｒ（Ｋ１Ｒ－Ｏ１Ｒ）＋

１
２
｛（Ｋ１Ｌ－Ｋ１Ｒ）

Ｔ
（Ｋ１Ｌ－Ｋ１Ｒ）－

（Ｋ１ＬＰ－Ｏ１Ｒ）
Ｔ
（Ｋ１ＬＰ－Ｏ１Ｒ）－

（Ｋ１Ｒ－Ｏ１Ｒ）
Ｔ
（Ｋ１Ｒ－Ｏ１Ｒ）｝

Ｐ１ｕＯ１Ｒ＝

０ －ｕ１Ｒｚ ｕ１Ｒｙ
ｕ１Ｒｚ ０ －ｕ１Ｒｘ
－ｕ１Ｒｙ ｕ１Ｒｘ











０

Ｑ１ｕＯ１Ｒ＝

ｕ２１Ｒｘ ｕ１Ｒｘｕ１Ｒｙ ｕ１Ｒｘｕ１Ｒｚ
ｕ１Ｒｘｕ１Ｒｙ ｕ２１Ｒｙ ｕ１Ｒｙｕ１Ｒｚ
ｕ１Ｒｘｕ１Ｒｚ ｕ１Ｒｙｕ１Ｒｚ ｕ２１











Ｒｚ

（１５）

通过求解矩阵方程（１４）即可得

φ１１＝２ａｒｃｔａｎ
－ＱＴ１－ Ｐ２Ｔ１＋Ｑ

２
Ｔ１－Ｒ

２
Ｔ槡 １

ＲＴ１－ＰＴ１
（１６）

式（１６）即为 φ１１与 φ１的函数关系，同理可得二
轴左右梯形臂转角之间的关系

φ２２＝ｇ５（φ２，ｍ２，γ２） （１７）

式中　ｍ２———二轴梯形臂长
γ２———二轴梯形底角

一轴摇臂旋转中心单位矢量为

（ｕＡ１ｘ，ｕＡ１ｙ，ｕＡ１ｚ）＝（０，ｃｏｓε，－ｓｉｎε） （１８）

中间摇臂及二轴摇臂旋转中心的单位矢量为

（ｕＦｘ，ｕＦｙ，ｕＦｚ）＝（ｕＡ２ｘ，ｕＡ２ｙ，ｕＡ２ｚ）＝（０，１，０）

（１９）
同理利用式（２）～（５）及式 （１２） ～（１６）的方

法，可得图６所示的摇臂机构各构件的转角关系

θ１＝ｇ６（φ１，φ１０，Ｊ１，θ１０，ｒ１）

θ３＝ｇ７（θ２，θ２０，ｒ２，θ３０，ｒ３）

θ４＝ｇ８（θ３，θ３０，ｒ３，θ４０，ｒ４）

φ２＝ｇ９（θ４，θ４０，ｒ４，φ２０，Ｊ２













）

（２０）

式中　Ｊ１、Ｊ２———一、二轴转向节臂 Ｅ１Ｄ１、Ｅ２Ｄ２长度
ｒ１———一轴摇臂 Ａ１Ｃ１长度
ｒ２———Ａ１Ｂ１长度
ｒ３———中间摇臂 ＦＨ长度
ｒ４———ＦＧ长度　　ｒ５———Ａ２Ｂ２长度
ｒ６———二轴摇臂 Ａ２Ｃ２长度

式（２０）与式（１４）～（１６）的表示方法类似，且
θ１＝θ２，Ｆ点、Ｇ点、Ｈ点在同一中心线上，Ａ２点、Ｂ２
点、Ｃ２点在同一中心线上。

依据式（６）、（７）、（１６）、（１７）、（２０）即可得各转
向轮的转角关系，设转向机的传动比为 ｉｗ，从而可以
计算出方向盘转角与各转向轮转角的关系。

３　车轮转角分析

首先，分别以一、二轴左转向轮为基准对右转向

轮进行转角误差分析，结果如图１０和图１１所示，转

图 １０　一轴右轮转角误差

Ｆｉｇ．１０　Ｆｉｒｓｔａｘｌｅｒｉｇｈｔｗｈｅｅｌｄｅｆｌｅｃｔｉｏｎｅｒｒｏｒ
　

图 １１　二轴右轮转角误差

Ｆｉｇ．１１　Ｓｅｃｏｎｄａｘｌｅｒｉｇｈｔｗｈｅｅｌｄｅｆｌｅｃｔｉｏｎｅｒｒｏｒ
　
向轮转角误差是指实际转角与 Ａｃｋｅｒｍａｎ转角的差
值，这里的实际转角由方向盘输入并通过仿真得到，

模型参数如表１所示。由图１０可知：在一轴左转向
轮转角 －３０°～４２°（整车指标）范围内，空间模型误
差均小于平面投影模型误差，在最大转角处，空间模

型误差仅为１５６°和１３４°；由图 １１可知：在二轴左
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转向轮转角 －２２８°～３２°（按照整车指标依据空间
模型仿真得到）的整个范围内，空间模型误差小于

平面投影模型误差，在最大转角处，空间模型误差仅

为１２５°和１４°。
表 １　模型参数

Ｔａｂ．１　Ｍｏｄｅｌｐａｒａｍｅｔｅｒｓ

参数 ｒ１／ｍｍ θ１０／（°） ｒ２／ｍｍ θ２０／（°） ｒ３／ｍｍ ｒ４／ｍｍ θ３０／（°） ｒ５／ｍｍ ｒ６／ｍｍ α／（°） β／（°）
数值 ２７９５ －４９ ２１０ －１０ ２１０ １３５ ０ １９０ ３１５ １ ５
参数 θ４０／（°） Ｊ１／ｍｍ φ１０／（°） Ｊ２／ｍｍ φ２０／（°） ｍ１／ｍｍ γ１／（°） ｍ２／ｍｍ γ２／（°） γ／（°） Ｌ１Ｕ、Ｌ１Ｄ／ｍｍ

数值 ０ ２６０ ０ ２６０ ０ ２３０７ ７４２ ２２５８ ６９９ １ ９３、１６０

　　其次，以方向盘转角为输入，对各转向轮转角输出
进行试验验证，试验用转向轮定位测试仪及方向盘参

数测试仪分别如图１２和图１３所示，结果如图１４～１７
所示。仿真及试验结果如表２所示。方向盘的极限转
角范围为－８７０°～８２０°，由图１４～１７及表２可知：在整
个转角范围内，空间模型与平面投影模型相比，仿真结

果与试验结果更加接近；与试验值相比，空间模型的最

大转角（左右转）误差：一轴左轮为１８°和０８９°、一轴
右轮为０７７°和０６５°、二轴左轮为０９８°和０９２°、二轴
右轮为０９７°和１１°，平面投影模型的最大转角（左右
转）误差：一轴左轮为３９°和３０４°、一轴右轮为３５°和
１５８°、二轴左轮为１８７°和３３８°、二轴右轮为３５７°和
２７７°，空间模型误差更小；由图１０和图１４可知，在方
向盘转角极限位置时，转向轮的实际转角输出略高于

整车指标。

图 １２　转向轮定位测试仪

Ｆｉｇ．１２　Ｓｔｅｅｒｉｎｇｗｈｅｅｌｌｏｃａｔｉｏｎｔｅｓｔｅｒ

图 １３　方向盘参数测试仪

Ｆｉｇ．１３　Ｓｔｅｅｒｉｎｇｗｈｅｅｌｐａｒａｍｅｔｅｒｓｔｅｓｔｅｒ

图 １４　一轴左轮转角

Ｆｉｇ．１４　Ｆｉｒｓｔａｘｌｅｌｅｆｔｗｈｅｅｌｄｅｆｌｅｃｔｉｏｎ
　

图 １５　一轴右轮转角

Ｆｉｇ．１５　Ｆｉｒｓｔａｘｌｅｒｉｇｈｔｗｈｅｅｌｄｅｆｌｅｃｔｉｏｎ
　

图 １６　二轴左轮转角

Ｆｉｇ．１６　Ｓｅｃｏｎｄａｘｌｅｌｅｆｔｗｈｅｅｌｄｅｆｌｅｃｔｉｏｎ
　

图 １７　二轴右轮转角

Ｆｉｇ．１７　Ｓｅｃｏｎｄａｘｌｅｒｉｇｈｔｗｈｅｅｌｄｅｆｌｅｃｔｉｏｎ
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表 ２　仿真及试验结果

Ｔａｂ．２　Ｓｉｍｕｌａｔｉｏｎａｎｄｔｅｓｔｒｅｓｕｌｔｓ （°）

项目 一轴左转向轮 一轴右转向轮 二轴左转向轮 二轴右转向轮

平面投影模型 －３６～４５１５ －４５３５～３２１７ －２５５２～３４９ －３５５１～２６６７

空间模型　　 －３３９～４３ －４２６２～３１２４ －２４６３～３２４４ －３２９１～２５

试验值　　　 －３２１～４２１１ －４１８５～３０５９ －２３６５～３１５２ －３１９４～２３９

４　结论

（１）对某８×４型重卡双前轴转向杆系进行了
结构分析，根据实车结构将转向杆系分解为若干个

空间ＲＳＳＲ四杆机构，并运用空间ＲＳＳＲ四杆机构的
旋转矢量法，建立了该转向杆系的空间结构非线性

模型。以方向盘转角为输入，对模型进行了仿真与

试验验证，以 Ａｃｋｅｒｍａｎ转角为参考，空间模型相对
于平面投影模型一轴右轮转角误差降低 ５０％，二轴
右轮转角误差降低 ２８６％；以试验值为参考，各转
向轮中，空间模型最大转角误差仅为 １８°，而平面
投影模型的最大转角误差为 ３９°，在整个转角范围
内，空间模型误差均较小。

（２）与 ＡＤＡＭＳ模型相比，本文所建转向杆系
的空间模型既为理论模型，也具有一定的实际意义，

模型清晰的表示了各构件运动的数学关系，有利于

采用复杂的优化算法进行多目标优化，将转向杆系

进行分解，也有利于模块化设计；本文提供的方法也

可以进行悬架与转向杆系的运动干涉分析，由于纵

拉杆的两端连接球副不在同一纵向平面内，转向节

臂与纵拉杆连接处随板簧跳动及绕纵拉杆另一端转

动的两个弧线分别位于两个球面上，而摇臂、纵拉

杆、转向节臂组成一空间 ＲＳＳＲ四杆机构，再利用空
间解析几何的方法即可精确分析这一干涉运动；本

文方法由于能较精确地分析转角关系，因而也能精

确计算转向传动比，实际中可以将转角误差、转向传

动比及悬架运动与转向杆系的干涉作为多目标来对

转向杆系进行优化，使得转向杆系的多目标优化更

有意义。

（３）文中为了简化模型，假设各构件为刚体，并
忽略了运动副间隙，对于同时考虑这两方面影响的

多轴转向杆系模型，将是下一步研究的目标。
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