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摘要:将魔术轮胎公式和主销间隙引入摆振模型,运用拉格朗日方法建立了非独立悬架汽车转向轮

摆振的非线性数学模型。对比分析了有无主销间隙及不同转向结构参数和轮胎参数对摆振系统的影

响。结果表明,主销间隙的存在使转向轮摆振系统的振幅明显增大,摆振发生的车速范围扩大,且使不

敏感的参数对系统产生一定影响。
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0暋引言

国内外学者对汽车自激摆振现象已做过较多

的研究。李胜[1]将轮胎的非线性侧偏力引入摆振

模型,阐明自激摆振是非线性动力学系统发生

Hopf分岔后出现的稳定极限环振动现象,并对分

岔进行了数值分析和计算。在建模过程中,人们

往往将部分非线性因素线性化,忽略了其对摆振

的影响。这些非线性因素包括轮胎变形、机构间

隙以及摩擦力等。针对机构间隙对摆振影响的研

究相对较少,卢剑伟等[2]借助拉格朗日方程建立

了考虑转向机构运动副间隙的六自由度摆振动力

学模型,通过分析发现转向机构运动副间隙是诱

发转向轮摆振系统混沌运动的重要因素。孙悦

新[3]建立了含间隙弹性四连杆机构的有限元模

型,研究了杆件的间隙和弹性因素对摆振系统动

力学造成的影响。本文主要考虑的是转向节主销

与衬套的间隙对摆振的影响,将平面四杆机构二

状态分离和碰撞模型与汽车转向轮自激摆振模型

相结合,建立了非独立悬架汽车的摆振模型,并通

过数值仿真,对比分析理想无间隙和存在主销间

隙时不同参数对转向轮摆振的影响。
对于汽车摆振来讲,转向主销间隙必须保持

在一定的范围才能保证汽车可靠行驶,间隙过大

会导致汽车行驶摇摆、轮胎与悬架零件磨损加剧、
转向不灵敏,严重时将导致交通事故[4]。

1暋摆振模型的建立

1.1暋间隙模型

分析汽车转向系统时,往往将转向梯形简化

为四连杆机构,如图1所示。杆1、2、3分别为左

右梯形臂和横拉杆,杆4固定在前桥上,杆5、6分

别为转向节臂和转向直拉杆。各杆件间均用旋转

副连接。左梯形臂1、转向节臂5与转向节固结

在C处,转向节的衬套与左车轮主销之间存在间

隙,由于实际间隙较小,图1中此处放大表示。杆

1、2、3的运动状态可由各自与水平方向的夹角

氄1、氄2 和氄来表示。其中,左右梯形臂绕固定点转

动,横拉杆在梯形平面内平动。
含间隙机构动力学建模的关键是如何把间隙

模型嵌入到动力学模型中,对间隙铰接触碰撞过
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图1暋 主销间隙模型

程进行正确描述[5]。

1.2暋 摆振模型

本文的摆振模型包含两个非线性因素:轮胎

的非线性侧向力、转向节主销与衬套间隙处的非

线性接触碰撞力。其他非线性环节均被线性化。
在分析二状态间隙模型时,将横拉杆看作刚

体。摆振模型中,由于横拉杆的刚度对摆振影响

较大,故仍将其看作弹性元件。
通过拉格朗日方法建立含转向节主销与衬套

间隙的非独立悬架汽车转向轮摆振的非线性数学

模型。根据文献[6],当汽车直线行驶时,左右车

轮绕主销的转角毴1、毴2 和横拉杆摆角氄均为零,即

毴1 =毴2=氄=0,此时由图1可以看出,左右梯形臂

1、2相对于杆4的转角分别为氄1=毿-毜,氄2=毜,
其中,毜为转向梯形的底角,常数。

汽车非直线行驶时,氄1、氄2 与毴1、毴2 的关系为

氄1 =毿-毜+毴1暋暋氄2 =毜+毴2

对于含转向节主销与衬套间隙的汽车转向轮

摆振系统,其动能为

Ek = 1
2I1(毴

·2
1 +毴

·2
2)+

1
2I3氉

·2 + 1
2m3v2

S+ 1
2J氄

·2 (1)

vS = (氄
·
2l2cos(氄2 -氄)+氄

·
lS3)2 +(氄

·
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·
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式中,I1 为左右前轮绕主销的转动惯量;I3 为前桥绕其纵

轴线的侧摆惯量;m3 为横拉杆质量;vS 为横拉杆质心点处

的速度;J为横拉杆绕右梯形臂和横拉杆连接点的转动惯

量;氉为前桥绕车身纵轴线的侧摆角;l2 为右梯形臂长度;

lS3 为B点到横拉杆质心的长度。

摆振系统的势能为

Ep = 1
2k5(l毭毴1 + L

2氉)2 + 1
2k5(l毭毴2 + L

2氉)2 +

k4(R氉)2 + 1
2k2毴2
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式中,k2、k3、k4、k5 分别为换算到主销的转向机构刚度、换
算到前桥侧摆中心的悬架当量角刚度、轮胎的侧向刚度

和垂直刚度;l为主销延长线与地面的交点到车轮中心对

称面的距离;L为前轮距;毭为主销后倾角;R 为轮胎的滚

动半径。

摆振系统的耗散能为

Ed = 1
2c4(毴

·
1 +毭氉
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式中,c2 为换算到主销的转向柱的等效阻尼系数;c3 为换

算到前桥侧摆中心的悬架当量角阻尼系数;c4 为车轮绕

主销的等效阻尼系数。

此摆振系统有左右车轮绕主销的摆动角毴1、

毴2,前桥绕车身纵轴线的侧摆运动角氉和横拉杆

横摆运动角氄(共4个自由度)。应用拉格朗日方

法对式(1)~ 式(3)进行微分求和运算可得系统

对应毴1、毴2、氉、氄的4个力矩Mi(i=1,2,3,4),即左

右车轮绕主销摆动的力矩、前桥绕车身纵轴线的

侧摆力矩和横拉杆的横摆力矩。
同时,对应于摆振系统,根据实际模型可求出

左右车轮绕主销摆动的力矩、前桥绕车身纵轴线

的侧摆力矩和横拉杆的横摆力矩,即M曚i:

M曚1= -mt毭氉暓Ll/2-Ix毭氉暓+k1(毴1 -毴2)+

c1(毴
·
1 -毴

·
2)+I2v氉

·/R-FL(R毭+d)+ML (4)

M曚2= -mt毭氉暓Ll/2-Ix毭氉暓+k1(毴2 -毴1)+

c1(毴
·
2 -毴

·
1)+I2v氉

·/R-FR(R毭+d)+MR (5)

M曚3= -mt毭(毴暓1 +毴暓2)Ll/2-Ix毭(毴暓1 +毴暓2)-

I2v(毴
·
1 +毴

·
2)/R-(FL +FR)R (6)

M曚4= (FAxsin氄+FAycos氄)l3 (7)

式中,mt 为转向轮质量;Ix 为前轮绕与其旋转轴垂直的质

心主轴的转动惯量;k1 为换算到主销的横拉杆刚度;c1 为

换算到主销的转向梯形机构的等效阻尼系数;v为车辆行

驶速度;FL、FR 分别为左右轮胎的侧向力;d为轮胎拖距,

FAx、FAy 分别为A 点横拉杆对左梯形臂的支撑力在X 和

Y 方向上的分量;l3 为横拉杆长度;ML、MR 分别为左右车

轮绕主销的力矩。

根据平衡条件,图1所示的存在间隙的转向

系统的动力学方程为

FAx -Fx =m1x暓S1

Fy -FAy =m1y暓S1

FBx -FAx =m3x暓S3

FBy -FAy =m3y暓

ü

þ

ý

ï
ï
ï

ï
ïï

S3

式中,Fx、Fy 为C处间隙碰撞接触力在X 和Y方向上的分

量;FBx、FBy 分别为B 点右梯形臂对横拉杆的支撑力在X

和Y 方向上的分量;x暓S1、y暓S1、x暓S3、y暓S3 分别为左梯形臂质心

和横拉杆质心加速度在X 和Y 方向上的分量。

由四杆机构的运动关系知

x暓S1 =lS1毴暓1sin(毜-毴1)

y暓S1 =lS1毴暓1cos(毜-毴1)

x暓S3 = -[l2(毴
·
2cos(毜+毴2)+毴暓2sin(毜+毴2))+

lS3(氄
·2cos氄+氄暓sin氄)]

y暓S3 =l2(毴暓2cos(毜+毴2)-毴
·2
2sin(毜+毴2))+

lS3(氄暓cos氄-氄
·2sin氄)

式中,lS1 为C点到左梯形臂质心的长度。
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由转向节主销与衬套间隙引起的左右车轮绕

主销的力矩ML、MR 分别为

ML = -FAx[(l1 +R2)sin(毜-毴1)-ey]+
FAy[(l1 +R2)cos(毜-毴1)-ex]

MR = (FBxsin氄2 +FBycos氄2)l2

式中,R2 为主销衬套半径;ex、ey 分别是主销运动间隙在

X、Y 方向上的分量。

综合以上各公式,令Mi=M曚i,即可求得含转

向节主销和衬套间隙的汽车摆振系统动力学

方程:
左车轮绕主销摆动

I1毴暓1 +(c1 +c2 +c4)毴
·
1 +(k1 +k2 +l2毭2k5)毴1 -c1毴

·
2 -

k1毴2 +(mtl毭L/2+Ix毭)氉暓+(c4毭-I2v/R)氉
·
+

l毭Lk5氉/2+FL(R毭+n)-FAx[(l1 +R2)·

sin(毜-毴1)-ey]+FAy[(l1 +R2)cos(毜-毴1)-ex]=0
(8)

右车轮绕主销摆动
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2)毴
暓
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·
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·
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·
+

l毭Lk5氉/2+FR(R毭+n)-(FBxsin氄2 +FBycos氄2)l2 =0
(9)

前桥侧摆运动

I3氉暓+(2c3 +2c4毭2)氉
·
+(2k3 +2k4R2 +L2k5/2)氉+

(mtl毭L/2+Ix毭)(毴暓1 +毴暓2)+(c4毭+I2v/R)(毴
·
1 +毴

·
2)+

l毭Lk5(毴1 +毴2)/2+(FL +RR)R=0 (10)

横拉杆横摆运动

J氄暓+m3l2lS3毴暓2cos(毜+毴2 -氄)-

m3l2lS3毴
·2
2sin(毜+毴2 -氄)-(FAxsin氄+FAycos氄)l3 =0

(11)

1.3暋 轮胎模型

轮胎力是促使转向轮摆振的原动力[7],建立

与实际轮胎特性吻合的模型十分重要。魔术公式

在模拟实际轮胎的非线性侧偏特性时拥有较高的

精度,魔术公式为

y=Dsin(Carctan(Bx-E(Bx-arctan(Bx))))
(12)

其中,y为侧向力;x为侧偏角;D为侧向力曲线峰

值;C为曲线形状因数,取C=1灡3[8];B 为刚度系

数;E 是曲线峰值处的曲率;B、C、D 的乘积对应

于曲线原点处的斜率,即为轮胎的侧偏刚度。各

参数均由轮胎侧向力曲线拟合得到。
本文根据扁平比约为90% 的子午线轮胎在

干燥粗糙水泥路面上测得的侧向附着系数与侧偏

角的关系曲线[9],得到如图2所示的侧向力与侧

偏角的关系曲线。由此拟合得到魔术公式参数:

B =6灡896rad-1,C =1灡3,D =-5250N,E =

图2暋 侧向力与侧偏角、路面状态的关系

-0灡1877,轮胎侧偏刚度为-47067N/rad。
由无侧倾的张线理论推导出轮胎的滚动约束

方程:

毩·L +(v毩L +v毴1 -a毴
·
1)/氁=0

毩·R +(v毩R +v毴2 -a毴
·
2)/氁= }0

(13)

式中,毩L、毩R 分别为左右车轮侧偏角;a为轮胎印迹半长

度;氁为轮胎松弛长度。

2暋 仿真分析

2.1暋 理想无间隙模型摆振模型

为了能直观表现转向节主销与衬套间隙对摆

振系统的影响,同样利用拉格朗日方法建立了理

想无间隙的转向轮摆振模型。对理想无间隙和存

在主销间隙的摆振模型进行对比分析。
理想无间隙的摆振模型中不考虑间隙处的碰

撞接触力,即Fx=Fy=0,相应的动力学方程中不

包含有间隙引起的力矩,即ML =MR =0。

2.2暋 动态特性分析

利用 ODE45 进 行 仿 真 计 算,令 车 速v=
60km/h,状态变量的初始值为:毴1 =0灡001rad,

毴2=氉=氄=毩L =毩R =0,毴
·
1=毴

·
2=氉

·
=氄

·
=0。仿真

结果如图3所示,可以看出,存在间隙的摆振系统

振幅明显增大,这与实际情况相符。

(a)无间隙

(b)间隙为0.05mm
图3暋理想无间隙及存在主销间隙的摆振系统时间历程
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图4为对应的摆振系统经过过渡阶段后进入

相对稳定振动状态时的三维空间相图。从图4a
可以看出,对于理想无间隙模型,振动状态是周期

性的,它在三维空间中的相轨迹曲线是封闭曲线。
图4b表示存在间隙的摆振系统的相轨迹并不封

闭,它局限于一定范围内。

(a)理想无间隙的摆振系统的三维相轨迹

(b)存在主销间隙的摆振系统的三维相轨迹

图4暋摆振系统相轨迹

2.2.1暋全速度范围内的转向轮摆振系统仿真

从图5可看出,理想无间隙系统的转向轮发

生明显摆振的车速范围在45~75km/h,摆角幅

值最大为0灡0594rad。存在间隙的系统发生明显

摆振的车速范围为40~80km/h,最大摆角幅值

可达0灡1026rad。对比分析可知,间隙会使汽车

发生摆振的车速范围扩大,且左车轮摆角幅值增

加。日常生活中,旧车比新车的间隙大,在常用车

速范围内,发生摆振的可能性也会增加。

图5暋摆振系统的左车轮最大摆角幅值随车速的变化

2.2.2暋系统参数对含主销间隙的摆振系统的影响

研究的系统参数包括转向柱阻尼、转向机构

刚度、换算到主销的横拉杆刚度、换算到主销的转

向梯形机构阻尼、轮胎垂直刚度、侧向刚度、侧偏

刚度、轮胎拖距及主销后倾角,其中一些参数的仿

真结果如图6~图10所示。

图6暋横拉杆刚度对存在主销间隙的摆振系统的影响

图7暋轮胎垂直刚度对存在主销间隙的摆振系统的影响

图8暋轮胎侧向刚度对存在主销间隙的摆振系统的影响

图9暋轮胎侧偏刚度对存在主销间隙的摆振系统的影响

图10暋轮胎拖距对存在主销间隙的摆振系统的影响

值得注意的是,增加轮胎的垂直刚度,摆角幅

值先维持在某个值,之后则增大到0灡1466rad,最
后减小,如图7所示。主销间隙的存在使得摆振

系统出现了更复杂的幅值变化。间隙使原本对汽

车摆振并不敏感的系统参数轮胎侧向刚度变得敏

感,摆角幅值出现2个峰值。其他参数变化时,含
主销间隙的摆振系统,趋势不变,振幅会增加。

(下转第2296页)
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3暋结论

(1)全速度范围内,参数和仿真条件相同时,
含主销间隙的转向轮摆振系统的振幅明显比理想

无间隙系统的振幅大,这与实际情况相符合。间

隙的存在有可能使摆振由周期振动变为非周期往

复振动。
(2)含间隙摆振系统发生摆振时的车速范围

扩大。旧车比新车的间隙大,发生摆振的可能性

增加。
(3)间隙不仅让摆振的幅值增大,还可能使不

敏感的参数也对系统产生一定影响。
(4)想要有效减少或消除摆振的发生,不仅需

要选择适当的系统参数,还应尽量减小摆振系统

中存在的间隙。
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