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转向梯形机构传动特性分析与仿真验证

贺政翰
（西安科技大学 建筑与土木工程学院，西安 710054）

摘要：【目的】 忽略转向梯形机构或假设左、右前轮转向角一致，会降低车辆路径跟踪、回正力

矩计算与转向梯形机构优化的精度。为此，构建转向梯形机构传动比函数，计算左、右前轮转向角，

揭示转向梯形机构造成转向角差异的原因。【方法】 通过转向梯形机构结构分析，将其运动划分为

轮-销的空间运动与阿克曼杆系的平面运动；投影轮-销间的空间几何位置，利用空间向量计算主销

与转向角间的关系，推导出轮-销传动比；由阿克曼杆系投影出当量转向梯形，通过构造转向梯形辅

助角与阿克曼杆系三角形，推导出转向梯形传动比函数。总传动比函数由轮-销传动比、转向器传动

比与转向梯形传动比构成，其正确性与精确性通过对比 Matlab 数值模拟与 Adams/Car 运动仿真结果

进行验证。【结果】 结果表明，阿克曼杆系三角形长边的变化是前轮转向角不一致的主要原因；0°~

27°转向范围内，总传动比函数计算出的转向角最大相对误差绝对值不大于3. 21%。
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0 引言

转向梯形机构是转向动作的最终执行机构，精

确描述其传动特性，既利于提高转向角跟踪控制精

确，也利于转向系统自身参数的优化。

转向梯形机构受车轮-主销的空间几何关系[1]与

阿克曼杆系运动特点[2]的影响，导致转向梯形机构对

小齿轮的输入为非线性传动，且内、外转向轮间出

现转向角度差。内、外转向轮间的转向角度差利于

车辆转向时车轮保持纯滚动状态，这也是阿克曼杆

系设计的初衷[3]。但实际涉及到车辆转向角跟踪研究

时，普遍做法是假设内、外车轮转向角一致，例如

文献[4-7]。车辆在高速行驶时，为保证操纵稳定性，

应采用小角度转向[8]，此时，假设内、外转向轮转向

角一致产生的误差较小。若车辆低速转向或原地掉

头，则内、外轮间的转向角度差无法忽略，转向角

一致的假设将不再适用。此外，转向回正力矩的计

算[9-10]、车轮侧偏角的计算[11]均与车轮转向角度有关。

若需控制车辆精确跟踪转向角度，却忽略转向梯形

机构的非线性传动特性，仍采用左、右前轮转向角

一致的假设，显然会降低控制精度。

阿克曼杆系执行转向动作时，杆件位置发生变

化，造成转向梯形几何形状变化。转向梯形几何计

算是转向传动机构参数优化研究的必要步骤。文献

[12-13]计算了转向梯形两轮间的转向角度关系，文

献[14-15]也进一步考虑了主销参数的影响，但均未

分析转向梯形非线性传动特性，且此种做法亦出现

在转向系统建模中。转向系统常用的 2 阶线性模

型[16]、弹簧-质量扭转模型[17]等，均假设左、右前轮

转向角一致，未考虑转向梯形的非线性传动。

本文构建转向梯形传动比函数，揭示了其非线性

传动特性。通过投影轮-销空间几何关系，分析其运

动特点，利用空间向量计算出轮-销传动比；通过对

当量转向梯形运动的几何分析，构造阿克曼杆系三角

形，推导出阿克曼杆系的非线性传动比。转向梯形传

动比函数的正确性采用 Matlab/Simulink 数值模拟与

Adams/Car多体运动仿真对比的形式进行验证。

1 转向梯形机构结构分析

转向梯形机构如图 1所示，其由车轮-主销结构

与阿克曼杆系组成。主销是车轮转动的回转中心，

主销轴线为减振器顶点到下摆臂外端点的连线。主

销参数的存在使主销轴线为一条空间斜线，因此，

车轮绕主销的转动是空间运动。轮-销间的空间几何

关系导致车轮绕主销转角与车轮实际转向角度间存
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在变换关系。

阿克曼杆系由转向器齿条、左右横拉杆、左右

梯形臂构成。转向器将转向中间轴输入的转动变换

为齿条的平移运动，齿条推/拉动横拉杆做平面运

动，横拉杆带动梯形臂拉动转向节体与车轮绕主销

轴线做定轴转动，从而完成转向动作。

因此，描述转向梯形机构的传动特性需对轮-销
的空间运动与阿克曼杆系的平面运动分别进行分析

与计算。

2 转向梯形机构运动分析

2. 1　轮-销运动分析

转向轮的回转中心线不是车轮接地面的垂线，而

是倾斜的主销轴线。转向轮与主销轴线间的空间投影

关系如图2所示。为保证车辆的行驶稳定性并降低轮

胎磨损，车轮具有定位参数：α为车轮外倾角；β为

主销内倾角；γ为主销后倾角；ξ为车轮前束角。

图 2 中，在主销对地投影点 A'处建立空间直角

坐标系 A'-XYZ，以向量形式表示车轮绕主销转动的

角度，即

δk = δke （1）
式中，δk为车轮绕主销的转动角度；e为主销轴线的

单位方向向量。

由图 2几何关系可计算出主销轴线方向向量DA

在 A'-XYZ 各坐标轴上的投影长度 |A'A|、 |A'D'|与
|A'D''|，分别为

| A'A | = r cos α （2）
| A'D' | = | A'A | tan β = r cos α tan β （3）
| A'D″ | = | A'A | tan γ = r cos α tan γ （4）

式中，r 为车轮半径。

根据图 2 中轮-销投影三视图，由式（2）~式（4）
计算出主销轴线方向向量DA为

DA = r cos α ( tan γi - tan βj + k ) （5）
式中，i、j、k分别A'-XYZ坐标系X、Y、Z轴的单位

方向向量。

由式（5）计算出主销轴线单位方向向量 e为

e = tan γi - tan βj + k

tan2 γ + tan2 β + 1 （6）
车轮对地转向角的大小为车轮绕主销转角在车

轮接地点垂线方向的投影。根据式（1）与式（6），计

算出车轮转向角 δw 为
δw = δk ⋅ k = δk

tan2 γ + tan2 β + 1 （7）
对式（7）进行变形，整理得到轮-销传动比 i1为

i1 = δw

δk
= 1

tan2 γ + tan2 β + 1 （8）
式（8）中分母部分大于 1。因此，轮-销传动比 i1

小于1。
2. 2　阿克曼杆系运动分析

图3为将阿克曼杆系投影到水平面，得到当量转

向梯形 A1A2A3B3B2B1；根据阿克曼杆系的结构与运动

特点，绘制出的转向时车轮从 0位置运动到 1位置的

阿克曼杆系平面运动示意图。图3中，小齿轮逆时针

转动方向为正方向，此时前轮左转，输出转向角为

正，利用此运动示意图可计算各杆件与车轮的运动

状态。

图1　转向梯形机构

Fig. 1　A steering trapezoidal mechanism

图2　轮-销空间投影三视图

Fig. 2　Three views of the spatial projection of a wheel-kingpin

图3　阿克曼杆系平面运动

Fig. 3　Planar motion of the Ackermann linkage system
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由图 3 可知，当转向器小齿轮输入角度为 θ 时，

齿条的运动状态为

s = i0θ （9）
ṡ = i0 θ̇ （10）

式中，s为齿条位移；i0为转向器线角传动比。

根据当量转向梯形 A1A2A3B3B2B1中底部辅助角间

的几何关系，并代入式（9），计算出辅助角ψj1的表达

式为

ψj1 = arctan h
[ ( L - lr )/2 ] + ( )-1 j s

（11）

ψj2 = arccos l2
a - l2

t + [ ( L - lr )/2 + ( )-1 j s ]2 + h2

2la [ ( L - lr )/2 + ( )-1 j s ]2 + h2 （12）
式中，j 为 1 表示右侧，j 为 2 表示左侧；h 为齿条距

前轴距离；L为前轴长度；lt为横拉杆长度；la为梯形

臂长度；lr为齿条长度。

车辆转向时，当量转向梯形几何形状发生变化，

导致当量转向梯形中的△A1A2A3（或△B1B2B3）形状发

生变化。由于梯形臂 A1A2（或 B1B2）与横拉杆 A2A3（或

B2B3）长度为定值，因此，当量转向梯形中两个三角

形变化的原因是长边A1A3（或B1B3）的伸长或缩短。根

据图 3中的几何关系，计算出长边 A1A3（或B1B3）的伸

缩状态为

lcj = [ L - lr2 + ( )-1 j i0θ ]2 + h2 （13）

l̇cj = ( - 1) j ⋅ i0 l2
cj - h2

lcj
θ̇ （14）

式中，lcj为三角形变形边A1A3或B1B3长度；j为 1表示

右侧，j为2表示左侧。

式（11）与式（12）分别对时间求导，并代入式

（13）与式（14），化简整理得

ψ̇j1 = ( - 1) j + 1 ⋅ i0 h
l2

cj

θ̇x （15）

ψ̇j2 = - l̇cj

lcj
⋅ l2

cj + l2
t - l2

a

4l2
a l2

cj -（l2
cj + l2

a - l2
t）

2 （16）
分析图3当量转向梯形中△A1A2A3（△B1B2B3）中的

几何关系，作出图4，对式（16）进行化简。

如图 4所示，过点A2（或B2）作其对边的高，利用

三角公式，式（16）可化简为

ψ̇j2 = - l̇cj

lcj
⋅ ltcosεj

lasinψj2
= - l̇cj

lcj
cotεj （17）

式中，εj为△A1A2A3（或△B1B2B3）的顶角； j 为 1 表示

右侧；j为2表示左侧。

分析图3当量转向梯形中的角度关系，得到车轮

绕主销转动的角度为

δkj = (-1) j ( ψ - ψj1 - ψj2 ) （18）
式中，δkj为车轮绕主销的转动角度，j为 1表示右侧，

j为2表示左侧；ψ为当量转向梯形底角。

将式（18）对时间求导，并代入式（13）与式（14），

得到前轮绕主销转动的角速度为

δ̇kj = i0 h
l2

cj

θ̇ + (-1) j ⋅ l̇cj

lcj
cot εj （19）

将式（14）代入式（19），提出小齿轮输入角速

度，得

δ̇kj = i0 ⋅ h + l2
cj - h2 cot εj

l2
cj

⋅ θ̇ （20）
式（20）中的分数项描述了阿克曼杆系运动对小

齿轮输入角速度的非线性传动，记为 i2，有

i2 = h + l2
cj - h2 cot εj

l2
cj

（21）
将式（8）与式（21）代入式（20），得到小齿轮输入

角速度与前轮转向角速度的关系，即

δ̇wi = i0∙i1∙i2∙θ̇ （22）
式（22）可变换为转向角微分 dδwj与小齿轮输入角

度 dθ的比值，将其看作转向角与小齿轮上输入角度

的比，则

i = δwj

θ
（23）

i = i0∙i1∙i2 （24）
式（23）推导过程中区分了阿克曼杆系左侧和右

侧的运动（图 3），考虑了当量转向梯形运动时几何形

状的变形，因此，可以分别输出左、右车轮的转向

角度，而且，式（24）中的 i2描述了转向梯形的非线性

传动特性。

3 运动仿真与数值模拟对比验证

在Adams/Car中建立含麦弗逊悬架的转向系统的

三维实体模型（图 5）并进行准静态转向运动学仿真。

转向盘输入角度为 0°~450°，所建立三维实体模型的

关键参数如表1所示。

根据式（23）、式（24）以及表 1 中参数，在 Mat⁃
lab/Simulink 中搭建模块，对转向梯形机构运动进行

（a） △A1A2A3边长与角度    （b） △B1B2B3 边长与角度

图4　阿克曼杆系三角形的边长与角度关系

Fig. 4　Relationship between side length and angle of triangles in the 

Ackermann linkage system
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数值模拟。小齿轮输入角度设置为 0°~450°。数值模

拟与运动仿真结果的对比如图6所示。

图 6（a）中，小齿轮转角为正表示车辆左转向。

左、右前轮转向角的模拟值与仿真值分别为 [0°，
27. 32°]与[0°，26. 87]、[0°，25. 13°]与[0°，24. 71°]；
图 6（b）中，小齿轮转角为负表示车辆右转向。左、

右前轮转向角的模拟值与仿真值分别为[-25. 44°, 0°]
与[-24. 72°，0°]、[-26. 92°，0°]与[-27. 67°，0°]。图

6中，在同向小齿轮转角输入下，左、右前轮转向角

数值模拟与运动仿真对应的转向角数值绝对误差最

大值为 0. 45°与-0. 75°，并且数值模拟与仿真曲线变

化趋势基本一致，说明了式（23）与式（24）的正确性。

车辆转向时，转向梯形机构的几何结构使内侧

轮的转向角大于外侧轮，保证转向尽可能符合阿克

曼原理。简单地假设左、右前轮转向角一致的作法

并不符合实际转向情况。由图 6 可知，在转向过程

中，左、右车轮的转向角度并不一致；并且随着转

向角度增加，二者的差值逐渐增加，说明了式（23）
与式（24）能够反映阿克曼转向时，左、右侧车轮转

向角的差异。

转向过程中，左、右前轮间产生角度差的原因

是当量转向梯形中三角形长边的变化（图 3）；三角形

长边的变化反映在式（24）中，会影响 i2的变化。以左

转为例，随着小齿轮转角的增大，左侧三角形长边

伸长，右侧三角形长边缩短，对应的转向梯形左侧

传动比增加，右侧传动比减小，如图 7所示。因此，

小齿轮输入转角越大，转向梯形左、右侧传动比 i2相

差越大（图 7），输出的左、右转向角也就相差越

大（图6）。

图6中数值模拟值对运动仿真结果的相对误差绝

对值的变化曲线如图 8所示。图 8中，相对误差绝对

表1　麦弗逊-转向系统关键参数

Tab. 1　Key parameters of the McPherson suspension-steering 

system

符号

β

γ

i0

lr

lt

la

h

L

名称

主销内倾角

主销后倾角

线角传动比

齿条长度

横拉杆长度

梯形臂长度

齿条偏置距

前轴长度

数值

14. 87

7. 39

0. 129 0

677. 55

370. 70

156. 27

178. 68

1 566. 50

单位

（°）

（°）

rad/mm

mm

mm

mm

mm

mm

图5　麦弗逊悬架-转向系统三维实体模型

Fig. 5　3D solid model of a McPherson suspension-steering system

图7　车辆左转转向梯形传动比变化

Fig. 7　Changes in the steering trapezoidal transmission ratio of the 

vehicle steering left

（a）左转向前轮转向角度变化

（b）右转向前轮转向角度变化

图6　左右转向前轮转向角度对比

Fig. 6　Comparison of front wheel steering angle between left and 

right steering
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值随着转向角绝对值的增大而波动上升。左转向时，

0°~10°与 10°~27°情况下，左、右前轮的最大相对误

差绝对值分别为 1. 01%与 1. 15%、1. 76%与 2. 06%；

右转向时，-27°~-10°与-10°~0°情况下，左、右前

轮的最大相对误差绝对值分别为 3. 21% 与 2. 83%、

1. 71%与 1. 68%。图 8的相对误差绝对值曲线说明了

式（23）与式（24）的精确性。

4 结论

左、右前轮转向角一致的假设不符合转向梯形

机构的实际传动特点。本文对轮-销几何关系进行空

间投影，对当量转向梯形进行平面运动分析与几何

计算，推导出轮-销传动比与阿克曼杆系传动比函

数，输出左、右车轮的转向角，描述转向梯形机构

非线性传动特点，具体结论为：

1）主销是车轮的转动轴线，主销内倾角与后倾

角导致车轮与主销间存在小于1的传动比。

2）左、右前轮转向角不一致由阿克曼杆系中的

三角形变形引起。随小齿轮输入转角增加，三角形

长边长度增量越大，左、右侧的传动比 i2相差越大，

转向角差异越大。

3） 以传动比 i 描述转向梯形机构传动，0°~10°
时，左、右转向最大相对误差绝对值为 1. 15% 与

1. 71%；10°~27°时，左、右转向最大相对误差绝对

值为2. 06%与3. 21%。
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Transmission characteristics analysis and simulation verification of steering 
trapezoidal mechanism

HE Zhenghan

（Xi’an University of Science and Technology, School of Architecture and Civil Engineering, Xi’an 710054, China）

Abstract : Ignoring the steering trapezoidal mechanism or assuming that the steering angles of the left and right front 

wheels are the same will reduce the accuracy of vehicle path tracking, steering aligning torque calculation and steering 

trapezoidal mechanism optimization.In this paper, the transmission ratio function of the steering trapezoidal mechanism will be 

constructed and the steering angles of the left and right front wheels will be calculated to reveal the reasons for the steering angle 

differences caused by the steering trapezoidal mechanism.Through the structural analysis of the steering trapezoidal mechanism, 

its motion is divided into the spatial motion of the wheel-kingpin and the planar motion of the Ackerman linkages. Projecting the 

spatial geometric position between the wheel and the kingpin, calculating the relationship between the kingpin and the steering 

angle using the spatial vector, the wheel-kingpin transmission ratio is derived.The equivalent steering trapezoid is projected from 

the Ackerman linkages, and its transmission ratio function is derived by constructing the auxiliary angle of the steering trapezoid 

and the triangle of the Ackerman linkages. The total transmission ratio function is composed of the wheel-kingpin transmission 

ratio, the steering gear transmission ratio and the steering trapezoidal transmission ratio. Its correctness and accuracy are verified 

by comparing the Matlab/Simulink numerical simulation and the Adams/Car motion simulation results. The results show that the 

variation of the long side of the Ackerman linkages triangle is the main reason for the inconsistent steering angles of the front 

wheels; within the steering range, 0°~27°, the absolute value of the maximum relative error of the steering angle calculated by 

the total transmission ratio function shall not exceed 3.21%.

Key words : Wheel-kingpin motion; Ackermann linkage system; Steering angle difference; Steering transmission mecha‐

nism; Steering simulation
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