
２０１３年 １０月 农 业 机 械 学 报 第 ４４卷 第 １０期

ｄｏｉ：１０．６０４１／ｊ．ｉｓｓｎ．１０００１２９８．２０１３．１０．００７

含双间隙模型轿车转向系非线性动力学特性研究
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摘要：轿车大部分属于独立悬架汽车，前桥是断开式的，转向系结构比非独立悬架汽车复杂，前轮发生摆振的原因

不明，严重阻碍了车辆的摆振控制。前轮的长期摆振会导致车辆发生爆胎，失去操纵稳定性。针对该问题综合考

虑转向机构弹性与非线性因素的影响，包括转向横拉杆两端铰链间隙、齿轮齿条转向器啮合间隙，轮胎非线性侧向

力和主销处干摩擦等，基于第二类拉格朗日方法建立转向系 ４自由度
!

维非线性振动模型，通过数值计算得出车

轮存在不平衡质量时转向系统的非线性参数、结构参数以及安装位置参数对模型振动特性的影响规律，揭示了参

数间的相互影响关系和系统的振动特点，为轿车转向系参数的动态设计与合理匹配及摆振控制提供了理论依据和

技术支持。
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　　引言

目前，国内外学者对汽车前轮摆振的研究主要

集中于非独立悬架汽车，对独立悬架汽车的研究较

少
［１～３］

，主要由于前轮摆振现象最初发现于非独立

悬架汽车。独立悬架汽车前轮的垂向运动相互独



立，转向机构相对复杂，给动力学建模带来了不便，

因此独立悬架汽车的前轮摆振问题至今没有得到很

好的解决。国外学者对非独立悬架汽车摆振开展了

大量的研究
［４～６］

，为转向系非线性振动问题的研究

奠定了理论基础；还有很多学者在车辆摆振方面做

了有意义的研究工作
［７～９］

，应用的研究方法如特征

值法和多体动力学方法等，但研究对象仍以非独立

悬架汽车或单纯的轮子摆振为主。国内在非独立悬

架汽车转向系振动领域的研究以文献［１０～１１］为
代表，指出摆振的本质是 Ｈｏｐｆ分岔出现稳定极限环
的振动现象，但模型中忽略了转向机构中存在的部

分非线性因素。文献［１２～１３］对独立悬架汽车摆
振行为进行了初步的分析，所建模型均为线性模型，

对系统进行了模态分析与被动阻尼控制仿真。

综上所述，国内外学者对非独立悬架汽车摆振

的研究已经取得了长足的进展，明确了摆振系统的

非线性振动特性及各参数对系统摆振的影响，但对

独立悬架汽车摆振的研究较少且以线性研究为主。

因此，本文以独立悬架汽车为研究对象，分析其摆振

特性，旨在揭示系统的非线性动力学性态及各参数

对系统振动特性的影响规律。

１　含双间隙模型的转向系非线性振动模型

独立悬架汽车转向系结构与非独立悬架汽车相

比复杂得多，非独立悬架汽车转向机构由四杆机构

组成，动力学建模时考虑左、右车轮的摆动和前桥的

整体振动３个自由度［１４］
，而轿车（独立悬架汽车）转

向系的动力学建模相对复杂，在忽略前悬架影响的

情况下要考虑左、右车轮的摆动，齿轮齿条转向器中

齿条的水平振动以及转向器齿轮总成的扭转振动

４个自由度，由于车辆的长期使用，还要同时计及铰
链处间隙、齿轮齿条的啮合间隙、主销处干摩擦的影

响。轿车转向系运动原理图和等效力学模型如图 １
和图２所示。

图 １　转向系统运动原理图

Ｆｉｇ．１　Ｍｏｖｅｍｅｎｔｐｒｉｎｃｉｐｌｅｄｉａｇｒａｍｏｆｓｔｅｅｒｉｎｇｓｙｓｔｅｍ
　
建立动力学模型时作以下合理假设：①车辆直

线匀速行驶，车轮处于纯滚动状态，无滑动现象出

现。②忽略车轮的前束与外倾，在主销定位参数中

图 ２　转向系统等效动力学模型

Ｆｉｇ．２　Ｅｑｕｉｖａｌｅｎｔｄｙｎａｍｉｃｍｏｄｅｌｏｆｓｔｅｅｒｉｎｇｓｙｓｔｅｍ
　
只考虑对摆振影响较大的后倾角。③考虑转向横拉
杆的弹性作用，将其等效为弹簧 阻尼单元。④考虑
齿轮齿条的啮合间隙、啮合刚度和阻尼的影响，将其

等效为扭转弹簧 阻尼单元。⑤忽略簧载质量的振
动，认为转向盘固定不动。图 ２中 φ１、φ２为左右轮
绕主销的摆角，ｋ１、ｋ２为左、右转向横拉杆的等效刚
度，ｃ１、ｃ２为左、右转向横拉杆的等效阻尼，ｋ３为齿轮
齿条转向器的等效啮合刚度，ｃ３为齿轮齿条转向器
的等效啮合阻尼，ｘ为转向器齿条振动位移，φ３为转
向器齿轮总成扭转角，α为转向器齿条与转向横拉
杆间的夹角，β为梯形臂与转向横拉杆间的夹角。

认为左、右车轮的摆角较小，转向器齿条与转向

横拉杆方向的夹角 α、梯形臂与转向横拉杆间的夹
角 β近似不变，转向横拉杆两端铰链间隙采用非连
续接触的分断非线性间隙模型来描述，令

ｘｒｉ＝φｉｌｃｏｓτｃｏｓ（π／２－β）－ｘｃｏｓα　（ｉ＝１，２）
式中　ｌ——— 梯形臂长度

自由状态时，其函数表达为

｜ｘｒｉ｜≤Δ１　（ｉ＝１，２）
式中　Δ１———转向横拉杆两端铰链间隙

等效弹簧变形量 δｉ＝０，ｉ＝１，２。
接触状态时，等效弹簧变形量为

δｉ＝
ｘｒｉ－Δ１ （ｘｒｉ≥Δ１）

ｘｒｉ＋Δ１ （ｘｒｉ＜－Δ１{ ）
　（ｉ＝１，２）

齿轮齿条的啮合间隙同样采用分断非线性间隙

模型描述，自由状态时，其函数表达为

｜ｘ－φ３ｄ３／２｜≤Δ２
式中　ｄ３———分度圆直径

Δ２———齿轮齿条的啮合间隙
等效弹簧的变形量 δ３＝０。

接触状态时，等效弹簧的变形量为

δ３＝
ｘ－φ３ｄ３／２－Δ２ （ｘ－φ３ｄ３／２≥Δ２）

ｘ－φ３ｄ３／２＋Δ２ （ｘ－φ３ｄ３／２＜－Δ２{ ）

主销处干摩擦扭矩函数为

Ｍｉ＝－Ｍｃｓｇｎ（φ
·

ｉ）　（ｉ＝１，２）
式中　Ｍｃ———干摩擦幅值
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基于上述的模型表达，采用第二类拉格朗日方

法建立含双间隙模型的转向系非线性振动模型，第

二类拉格朗日方程的具体表达式为

ｄ
ｄｔ
Ｅ
ｑ·ｒ
－Ｅ
ｑｒ
＋Ｈ
ｑ·ｒ
＋Ｕ
ｑｒ
＝Ｑｒ （１）

式中　Ｅ———系统动能　　Ｕ———系统势能
Ｈ———系统耗散能　　ｑｒ———第ｒ个广义坐标
Ｑｒ———第 ｒ个广义坐标上作用的广义力

根据拉格朗日方程定义非线性摆振系统的广义

坐标为 ｑｒ＝［φ１　φ２　ｘ　φ３］
Ｔ
，计算得出系统的动

能表达式为

Ｅ＝１
２
Ｊ１φ
·２
１＋
１
２
Ｊ２φ
·２
２＋
１
２
ｍｘ·２＋１

２
Ｊ３φ
·２
３ （２）

Ａ＝ｄ
ｄｔ
Ｅ
ｑ·ｒ
＝

Ｊ１φ
··

１

Ｊ２φ
··

２

ｍｘ··

Ｊ３φ
··















３

　 Ｅ
ｑｒ
＝















０
０
０
０

式中　Ｊ１———左前轮总成绕其主销的转动惯量
Ｊ２———右前轮总成绕其主销的转动惯量
Ｊ３———转向器齿轮总成绕转轴的转动惯量
ｍ———齿条质量

将车轮重力和轮胎变形产生的垂向力作为系统

受到的外力则系统势能为

Ｕ＝１
２
ｋ１δ

２
１＋
１
２
ｋ２δ

２
２＋
１
２
ｋ３δ

２
３＋
１
２
ｋ４φ

２
３ （３）

Ｂ＝Ｕ
ｑｒ
＝

ｌｋ１δ１ｃｏｓτｃｏｓ（π／２－β）

ｌｋ２δ２ｃｏｓτｃｏｓ（π／２－β）

ｋ３δ３－（ｋ１δ１＋ｋ２δ２）ｃｏｓα

ｋ４φ３－ｋ３δ３ｄ３／













２

式中　ｋ４———转向器齿轮总成与其连接结构间的角
刚度

系统耗散能为

Ｈ＝１
２
ｃ１φ
·２
１＋
１
２
ｃ２φ
·２
２＋
１
２
ｃ３φ
·２
３＋
１
２
ｃ１δ
·２
１＋

１
２
ｃ２δ
·２
２＋
１
２
ｃ３δ
·２
３＋
１
２
ｃ４φ
·２
３ （４）

Ｃ＝Ｈ

ｑ·ｒ
＝

ｃ１φ
·

１＋ｌｃ１δ
·

１ｃｏｓτｃｏｓ（π／２－β）

ｃ２φ
·

２＋ｌｃ２δ
·

２ｃｏｓτｃｏｓ（π／２－β）

ｃ３δ
·

３－（ｃ１δ
·

１＋ｃ２δ
·

２）ｃｏｓα

（ｃ３＋ｃ４）φ
·

３－ｃ３δ
·

３ｄ３／

















２

式中　ｃ１、ｃ２———左、右前轮绕其主销的旋转阻尼
ｃ３———转向器齿轮的等效角阻尼
ｃ４———转向器齿轮总成与其连接结构间的等

效角阻尼

考虑左轮不平衡质量的作用，忽略齿条与其支

撑间的摩擦影响，广义坐标对应的广义力可以写为

Ｄ＝Ｑｒ＝［Ｑｒ１　Ｑｒ２　Ｑｒ３　Ｑｒ４］
Ｔ

其中

Ｑｒ１＝－（Ｆｚ１－ｍ１ｇ）Ｌｓｉｎτｃｏｓφ１－Ｆｙ１（Ｄｃｏｓτ＋ｒｓｉｎτ）＋

Ｆｘ１Ｌｃｏｓτ＋ｍ０ｒ０Ｌ（ｖ／ｒ）
２ｃｏｓ（ｖｔ／ｒ＋α１＋τ）＋Ｍ１

Ｑｒ２＝（Ｆｚ２－ｍ２ｇ）Ｌｃｏｓφ２ｓｉｎτ－Ｆｘ２Ｌｃｏｓτ－
Ｆｙ２（Ｄｃｏｓτ＋ｒｓｉｎτ）＋Ｍ２－

ｍ０ｒ０Ｌ（ｖ／ｒ）
２ｃｏｓ（ｖｔ／ｒ＋α２＋τ）

Ｑｒ３＝Ｑｒ４＝０
Ｆｚ１＝Ｆｚ１０＋ｋ５Ｌφ１ｓｉｎτ
Ｆｚ２＝Ｆｚ２０－ｋ５Ｌφ２ｓｉｎτ

Ｆｘ１＝μＦｚ１
Ｆｘ２＝μＦｚ２

式中　Ｆｚ１０、Ｆｚ２０———左、右前轮质量与１／４簧载质量
的和

ｍ０ｒ０———失衡量　　μ———地面附着系数
ｖ———车辆直线行驶速度
ｋ５———轮胎垂向刚度　　τ———主销后倾角
Ｌ———转向节有效长度
α１、α２———失衡量与水平方向的初始夹角
ｒ———车轮滚动半径　　Ｄ———轮胎拖距

轮胎的侧向力为
［１５］

Ｆ
·

ｙｉ＝ρ［ｖφｉ－（１／ｋ）ｖＦｙｉ＋Ｄφ
·

ｉ］　（ｉ＝１，２）（５）
式中　ρ———轮胎侧向刚度

ｋ———轮胎侧偏刚度
根据式（１），非线性振动系统的动力学方程可

以表达为

Ａ＋Ｂ＋Ｃ＝Ｄ （６）

２　模型参数对系统非线性振动特性的影响

所建模型表达了含双间隙和干摩擦函数的复杂

非线性摆振系统，并且含有微分方程所表示的轮胎

侧向力，难以用解析法进行求解，因此在动力学建模

的基础上，将式（５）与（６）联立，基于 ４阶变步长龙
格 库塔法求得系统的数值解。仿真研究中应用到

的主要动力学参数见表１。

表 １　仿真参数

Ｔａｂ．１　Ｓｉｍｕｌａｔｉｏｎｐａｒａｍｅｔｅｒｓ

参数 数值 参数 数值

Ｊ１、Ｊ２／ｋｇ·ｍ
２ １５ Ｆｚ１０、Ｆｚ２０／Ｎ ５×１０３

Ｊ３／ｋｇ·ｍ
２ ６ ｍ１、ｍ２／ｋｇ １２

ｍ／ｋｇ ２５ ｍ０ｒ０／ｋｇ·ｍ ０２
ｌ／ｍ ０３ ｒ／ｍ ０３
ｋ４／Ｎ·ｍ·ｒａｄ

－１ ７×１０４ ｃ４／Ｎ·ｍ·ｓ·ｒａｄ
－１ １０

ｃ１、ｃ２／Ｎ·ｍ·ｓ·ｒａｄ
－１ ５０ ｃ３／Ｎ·ｍ·ｓ·ｒａｄ

－１ ２０

ρ／Ｎ·ｍ－１ １９×１０５ ｋ／Ｎ·ｒａｄ－１ ９４×１０４
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　　选取主销后倾角 τ＝００８ｒａｄ，滚动阻力系数
μ＝０７，轮胎的垂向刚度 ｋ５＝６×１０

５Ｎ／ｍ，转向节
有效长度 Ｌ＝０１５ｍ，轮胎拖距 Ｄ＝００５ｍ，失衡量
与水平方向的初始夹角 α１＝π／４，α２＝－π／４，干摩
擦扭矩幅值 Ｍｃ＝１０Ｎ·ｍ／ｒａｄ，令车速区间为 ４０～
１６０ｋｍ／ｈ，进行了大范围的参数研究。分析左前轮
摆角最大值随转向横拉杆刚度和阻尼、转向器啮合

刚度和阻尼以及双间隙的变化规律，计算摆角最大

值随横拉杆与车辆纵轴夹角 α的分岔规律，仿真结
果见图３～８。

图 ３　横拉杆刚度对系统振动特性的影响

Ｆｉｇ．３　Ｔｉｅｒｏｄｓｔｉｆｆｎｅｓｓｉｎｆｌｕｅｎｃｅｔｏｖｉｂｒａｔｉｎｇｓｙｓｔｅｍ
　

图 ４　横拉杆阻尼对系统振动特性的影响

Ｆｉｇ．４　Ｔｉｅｒｏｄｄａｍｐｉｎｇｉｎｆｌｕｅｎｃｅｔｏｖｉｂｒａｔｉｎｇｓｙｓｔｅｍ

图３是当ｋ１＝ｋ２，ｋ３＝６×１０
４Ｎ／ｍ，ｃ３＝１０Ｎ·ｓ／ｍ，

ｃ１＝ｃ２＝２０Ｎ·ｓ／ｍ，Δ１＝０００１ｍ，Δ２＝００００５ｍ时，
计算得到的转向横拉杆刚度对系统振动特性的影响

规律。由图可知，车速在 ４０ｋｍ／ｈ和 １６０ｋｍ／ｈ之
间，左前轮摆角的最大值随着横拉杆刚度的减小而

增大，在刚度差值相同的情况下，摆角增加量随刚度

的减小显著加大，设计时应设法增大转向横拉杆刚

度，提高轿车抗摆性能。在 ｋ１＝ｋ２＝５×１０
４Ｎ／ｍ的

条件下，令 ｃ１＝ｃ２，得到摆角最大值随横拉杆等效
阻尼的变化规律如图４所示，由图可知，车辆行驶速
度在 ３５ｋｍ／ｈ以上时，通过增加阻尼来减小前轮摆
角最大值的方式起不到良好的减幅效果，但在车速

小于３５ｋｍ／ｈ时，可以通过该方法来降低摆角幅值，
特别是当车速在２５～３５ｋｍ／ｈ之间幅值最大值随阻

尼的增加下降得比较明显。设计时要保证不影响转

向灵活性的前提下适当增加横拉杆的等效阻尼系数

来降低低速摆振。

图 ５　转向器啮合刚度对系统振动特性的影响

Ｆｉｇ．５　Ｍｅｓｈｉｎｇｓｔｉｆｆｎｅｓｓｉｎｆｌｕｅｎｃｅｔｏｖｉｂｒａｔｉｎｇｓｙｓｔｅｍ
　
图５和图６是齿轮齿条转向器啮合刚度和阻尼

对系统非线性振动特性的影响。选取仿真参数如

下：ｋ１＝ｋ２＝５×１０
４Ｎ／ｍ，ｃ１＝ｃ２＝２０Ｎ·ｓ／ｍ，Δ１＝

０００１ｍ，Δ２＝００００５ｍ。令 ｃ３＝１０Ｎ·ｓ／ｍ。计算得
到啮合刚度对摆角最大值的影响规律如图 ５所示，
车速在 ４０～８０ｋｍ／ｈ范围内，摆角最大值随啮合刚
度的提高而减小，车速在 ８０～１６０ｋｍ／ｈ范围内，当
刚度增加到一定程度时，摆角最大值减小得并不明

显，部分车速所对应的摆角峰值有随啮合刚度增加

而增大的趋势，但增加较小。令ｋ３＝６×１０
４Ｎ／ｍ，仿

真得到啮合阻尼对摆角最大值的影响规律如图６所
示，当车速在１０～２０ｋｍ／ｈ之间时，随着啮合阻尼的
增大摆角最大值有下降的趋势，但阻尼增大到一定

程度时摆角最大值下降幅度微小，作用不是很明显。

当车速大于 ２０ｋｍ／ｈ时，通过增加啮合阻尼来降低
摆角最大值的方法失效，改变啮合阻尼对摆角最大

值几乎无影响。设计时啮合刚度和阻尼要大小适

中，不能过大也不能过小，这样才能有效抑制轿车低

速与高速摆振。

图 ６　转向器啮合阻尼对系统振动特性的影响

Ｆｉｇ．６　Ｍｅｓｈｉｎｇｄａｍｐｉｎｇｉｎｆｌｕｅｎｃｅｔｏｖｉｂｒａｔｉｎｇｓｙｓｔｅｍ
　
图７和图８是横拉杆铰链间隙和齿轮齿条啮合

间隙对系统非线性振动特性的影响，选取仿真参数
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图 ７　横拉杆铰链间隙对系统振动特性的影响

Ｆｉｇ．７　Ｔｉｅｒｏｄｃｌｅａｒａｎｃｅｉｎｆｌｕｅｎｃｅｔｏｖｉｂｒａｔｉｎｇｓｙｓｔｅｍ
　

图 ８　转向器啮合间隙对系统振动特性的影响

Ｆｉｇ．８　Ｒｅｄｉｒｅｃｔｏｒｃｌｅａｒａｎｃｅｉｎｆｌｕｅｎｃｅｔｏｖｉｂｒａｔｉｎｇｓｙｓｔｅｍ
　

如下：ｋ１＝ｋ２＝５×１０
４Ｎ／ｍ，ｃ１＝ｃ２＝２０Ｎ·ｓ／ｍ，ｃ３＝

１０Ｎ·ｓ／ｍ，ｋ３＝６×１０
４Ｎ／ｍ，令 Δ２＝００００５ｍ，计算

得到横拉杆铰链间隙对摆角最大值的影响如图７所

图 １０　左前轮摆角的 Ｐｏｉｎｃａｒｅ映射和相轨迹

Ｆｉｇ．１０　Ｐｏｉｎｃａｒｅｍａｐｐｉｎｇａｎｄｐｈａｓｅｄｉａｇｒａｍｏｆｌｅｆｔｆｒｏｎｔｗｈｅｅｌｏｓｃｉｌｌａｔｉｏｎａｎｇｌｅ
（ａ）左前轮摆角 ｐｏｉｎｃａｒｅ映射，α＝０６３　（ｂ）左前轮摆角 ｐｏｉｎｃａｒｅ映射，α＝０６８　（ｃ）左前轮摆角相图，α＝０６５

　

示，随着铰链间隙的增大，摆角最大值有明显增大的

趋势，间隙呈等间距增加摆角最大值也近似呈等间

距增大，这一点与图３截然不同。令 Δ１＝０００１０ｍ，
计算得到齿轮齿条啮合间隙对摆角最大值的影响规

律如图８所示，车速在 ４０～１５０ｋｍ／ｈ的范围内，摆
角最大值随啮合间隙的增大而增大，当车速大于

１５０ｋｍ／ｈ时，出现了间隙大摆角最大值反而小的现
象。因为１５０ｋｍ／ｈ速度较大，轿车很少在该速度以
上行驶，从降低摆角的角度出发还是应该尽量减小

横拉杆铰链间隙和齿轮齿条的啮合间隙。

摆角位移最大值随转向器齿条与转向横拉杆间

的夹角 α的分岔图、与之相对应的 Ｐｏｉｎｃａｒｅ映射和
相图 如 图 ９、１０所 示，仿 真 参 数 为：ｋ１ ＝ｋ２ ＝

５×１０４Ｎ／ｍ，ｃ１＝ｃ２＝２０Ｎ·ｓ／ｍ，ｃ３＝１０Ｎ·ｓ／ｍ，ｋ３＝

６×１０４Ｎ／ｍ，Δ１＝０００１０ｍ，Δ２＝００００５ｍ，令 β＝
５π／９ｒａｄ，ｖ＝８０ｋｍ／ｈ，通过改变分岔参数 α的值，
打印摆角 φ１得到系统的分岔图。由分岔图可知，在
分岔区间 ０６４３＜α＜０６５２和 ０６５５＜α＜０６６８
内，系统呈稳定的周期１运动，α＝０６５时对应的相
图如图１０ｃ所示，这对于摆振的动态设计是十分有
利的；系统在 α＝０６４２处发生逆向被周期分岔进入
混沌运动，α＝０６３时系统的 ｐｏｉｎｃａｒｅ映射如图 １０ａ
所示；系统在 α＝０６６８时发生正向切分岔进入混沌
运动，α＝０６８时系统的 ｐｏｉｎｃａｒｅ映射如图 １０ｂ所
示。由于系统参数匹配不当使系统在分岔参数区间

内作非周期运动，即失去了稳定性，显然是不合理

的，因此设计时要考虑系统的运动规律，合理匹配动

态参数，使系统作稳定的周期运动，这样有利于车辆

的摆振控制。

图 ９　摆角位移最大值随 α的分岔图

Ｆｉｇ．９　Ｍａｘｉｍａｌａｎｇｕｌａｒｄｉｓｐｌａｃｅｍｅｎｔｂｉｆｕｒｃａｔｉｏｎｄｉａｇｒａｍ
　

３　结论

（１）基于第二类拉格朗日方法建立了轿车转向
系４自由度非线性振动模型，模型中考虑了横拉杆
两端铰链间隙和齿轮齿条转向器的啮合间隙，使模
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型更加贴近实际。

（２）分析了转向系动态参数对其非线性振动特
性的影响规律，特别是模型中包含的双间隙对系统

振动特性的影响以及横拉杆刚度、阻尼，转向器的啮

合刚度、阻尼等对系统振动特性的影响。指出了转

向系动态设计时应该注意的重要问题，为摆振的综

合动态设计提供了重要的理论依据。

（３）研究了系统以转向器齿条与横拉杆间的夹
角为分岔参数的分岔行为，结果表明转向系的振动

不仅和系统的动态参数有关，还与转向器齿条和横

拉杆的安装位置有关，安装位置和动态参数匹配不

合理会导致轿车转向系周期运动失稳，严重影响车

辆的行驶稳定性，设计时应综合加以考虑。

参 考 文 献

１　魏道高，蒋艮生．主销后倾角对独立悬架汽车自激摆振极限环特性的影响［Ｊ］．农业机械学报，２０１２，４３（１２）：５～１０．
ＷｅｉＤａｏｇａｏ，ＪｉａｎｇＧｅｎｓｈｅｎｇ．Ｅｆｆｅｃｔｏｆｃａｓｔｅｒａｎｇｌｅｏｎｍｕｌｔｉｐｌｅｌｉｍｉｔｃｙｃｌｅｓｉｎｉｎｄｅｐｅｎｄｅｎｔｓｕｓｐｅｎｓｉｏｎｓｈｉｍｍｙ［Ｊ］．Ｔｒａｎｓａｃｔｉｏｎｓ
ｏｆｔｈｅＣｈｉｎｅｓｅＳｏｃｉｅｔｙｆｏｒＡｇｒｉｃｕｌｔｕｒａｌＭａｃｈｉｎｅｒｙ，２０１２，４３（１２）：５～１０．（ｉｎＣｈｉｎｅｓｅ）

２　王威，宋玉玲．薛彦冰．高速下轿车转向系非线性振动的分岔特性研究［Ｊ］．机械工程学报，２０１２，４８（９）：１０３～１１０．
ＷａｎｇＷｅｉ，ＳｏｎｇＹｕｌｉｎｇ，ＸｕｅＹａｎｂｉｎｇ．Ｂｉｆｕｒｃａｔｉｏｎｃｈａｒａｃｔｅｒｉｓｔｉｃｓｏｎｎｏｎｌｉｎｅａｒｖｉｂｒａｔｉｏｎｏｆａｃａｒ’ｓｓｔｅｅｒｉｎｇｓｙｓｔｅｍｗｈｅｎｉｔｒｕｎｓａｔ
ａｈｉｇｈｓｐｅｅｄ［Ｊ］．ＪｏｕｒｎａｌｏｆＭｅｃｈａｎｉｃａｌＥｎｇｉｎｅｅｒｉｎｇ，２０１２，４８（９）：１０３～１１０．（ｉｎＣｈｉｎｅｓｅ）

３　ＷａｎｇＷ，ＳｏｎｇＹ．Ｎｏｎｌｉｎｅａｒｖｉｂｒａｔｉｏｎｓｅｍｉａｃｔｉｖｅｃｏｎｔｒｏｌｏｆａｕｔｏｍｏｔｉｖｅｓｔｅｅｒｉｎｇｕｓｉｎｇｍａｇｎｅｔｏｒｈｅｏｌｏｇｉｃａｌｄａｍｐｅｒ［Ｊ］．
Ｍｅｃｃａｎｉｃａ，２０１２，４７（８）：２０２７～２０３９．

４　ＫｏｖａｃｓＡＰ．Ｃｏｍｐｕｔａｔｉｏｎａｌｖｉｂｒａｔｉｏｎａｎａｌｙｓｉｓｏｆｖｅｈｉｃｌｅｓｈｉｍｍｙｂｙａｐｏｗｅｒｗｏｒｋｍｅｔｈｏｄ［Ｊ］．ＶｅｈｉｃｌｅＳｙｓｔｅｍＤｙｎａｍｉｃｓ，１９９８，
２９（６）：３４１～３６４．

５　ＫｉｍｕｒａＴ，ＨａｎｍｕｒａＹ，ＴａｋａｔａＨ，ｅｔａｌ．Ａｎａｌｙｓｉｓｏｆｓｔｅｅｒｉｎｇｓｈｉｍｍｙａｃｃｏｍｐａｎｉｅｄｂｙｓｐｒｕｎｇｍａｓｓｖｉｂｒａｔｉｏｎｏｎｌｉｇｈｔｄｕｔｙｔｒｕｃｋ
ｆｕｎｄａｍｅｎｔａｌｍｅｃｈａｎｉｓｍ［Ｊ］．ＪＳＡＥＲｅｖｉｅｗ，１９９６，１７（３）：３０１～３０６．

６　ＫａｇｅｙａｍａＩ，ＥｍｏｔｏＫ．Ｓｈｉｍｍｙｐｈｅｎｏｍｅｎｏｎｏｎｓｔｅｅｒｉｎｇｓｙｓｔｅｍｏｆｔｗｏｗｈｅｅｌｅｄｖｅｈｉｃｌｅ［Ｊ］．ＴａｎｓａｃｔｉｏｎｓｏｆｔｈｅＪａｐａｎＳｏｃｉｅｔｙｏｆ
ＭｅｃｈａｎｉｃａｌＥｎｇｉｎｅｅｒｓ：Ｃ，１９９５，６１（５８２）：５６５～５７１．

７　ＪａｎＭ，ＡｎｄｅｒｓＨ，ＴｏｒｓｔｅｎＬ．Ｔｗｏｔｙｐｅｓｏｆｌｉｍｉｔｃｙｃｌｅｓｏｆａｒｅｓｏｎａｎｔｃｏｎｖｅｒｔｅｒｍｏｄｅｌｌｅｄｂｙａｔｈｒｅｅｄｉｍｅｎｓｉｏｎａｌｓｙｓｔｅｍｓ［Ｊ］．
ＮｏｎｌｉｎｅａｒＡｎａｌｙｓｉｓ：ＨｙｂｒｉｄＳｙｓｔｅｍｓ，２００８，２（４）：１２７５～１２８６．

８　ＯｌｉｖｉｅｒＡＢ，ＪｅｓｕｓＲ．Ｓｉｍｕｌａｔｉｏｎｏｆｗｈｅｅｌｓｉｎｎｏｎｌｉｎｅａｒｆｌｅｘｉｂｌｅｍｕｌｔｉｂｏｄｙｓｙｓｔｅｍｓ［Ｊ］．ＭｕｌｔｉｂｏｄｙＳｙｓｔｅｍＤｙｎａｍｉｃｓ，２００２，
７（４）：４０７～４３８．

９　ＪｏｈｎＬ．Ｄａｍｐｅｒｓｔｏｐｓｗｈｅｅｌｗｏｂｂｌｅ［Ｊ］．ＤｅｓｉｇｎＮｅｗｓ，２００１（９）：５５～６２．
１０　李胜，林逸．非独立悬架汽车转向轮自激型摆振的分岔特性分析［Ｊ］．机械工程学报，２００４，４０（１２）：１８７～１９１．

ＬｉＳｈｅｎｇ，ＬｉｎＹｉ．Ｓｔｕｄｙｏｎｔｈｅｂｉｆｕｒｃａｔｉｏｎｃｈａｒａｃｔｅｒｏｆｓｔｅｅｒｉｎｇｗｈｅｅｌｓｅｌｆｅｘｃｉｔｅｄｓｈｉｍｍｙｏｆｍｏｔｏｒｖｅｈｉｃｌｅｗｉｔｈｄｅｐｅｎｄｅｎｔ
ｓｕｓｐｅｎｓｉｏｎ［Ｊ］．ＣｈｉｎｅｓｅＪｏｕｒｎａｌｏｆＭｅｃｈａｎｉｃａｌＥｎｇｉｎｅｅｒｉｎｇ，２００４，４０（１２）：１８７～１９１．（ｉｎＣｈｉｎｅｓｅ）

１１　张琪昌，陈予恕．汽车转向轮摆振的稳定性和分叉特性［Ｊ］．天津大学学报，１９９５，２８（３）：４０９～４１４．
ＺｈａｎｇＱｉｃｈａｎｇ，ＣｈｅｎＹｕｓｈｕ．Ｓｔｕｄｙｉｎｇｔｈｅｓｔａｂｉｌｉｔｙａｎｄｂｉｆｕｒｃａｔｉｏｎｃｈａｒａｃｔｅｒｏｆａｕｔｏｍｏｂｉｌｅｓｈｉｍｍｙ［Ｊ］．ＴｒａｎｓａｃｔｉｏｎｓｏｆＴｉａｎｊｉｎ
Ｕｎｉｖｅｒｓｉｔｙ，１９９５，２８（３）：４０９～４１４．（ｉｎＣｈｉｎｅｓｅ）

１２　王望予，吕振华，姜红军．微型汽车独立悬架转向轮摆振及其阻尼控制初步研究［Ｊ］．中国公路学报，１９９３，６（４）：７２～７８．
ＷａｎｇＷａｎｇｙｕ，ＬüＺｈｅｎｈｕａ，ＪｉａｎｇＨｏｎｇｊｕｎ．Ｉｎｄｅｐｅｎｄｅｎｔｌｙｓｐｒｕｎｇｆｒｏｎｔｗｈｅｅｌｓｈｉｍｍｙａｎｄｉｔｓｒｅｄｕｃｔｉｏｎｏｆａｌｉｇｈｔｄｕｔｙｔｒｕｃｋ［Ｊ］．
ＣｈｉｎａＪｏｕｒｎａｌｏｆＨｉｇｈｗａｙａｎｄＴｒａｎｓｐｏｒｔ，１９９３，６（４）：７２～７８．（ｉｎＣｈｉｎｅｓｅ）

１３　宋健，钱珠声，管迪华．独立悬架汽车摆振的研究［Ｊ］．汽车技术，１９９６（１）：１～６．
ＳｏｎｇＪｉａｎ，ＱｉａｎＺｈｕｓｈｅｎｇ，ＧｕａｎＤｉｈｕａ．Ｓｈｉｍｍｙｓｔｕｄｙｏｎｉｎｄｅｐｅｎｄｅｎｔｓｕｓｐｅｎｓｉｏｎａｕｔｏｍｏｂｉｌｅ［Ｊ］．ＡｕｔｏｍｏｂｉｌｅＴｅｃｈｎｏｌｏｇｙ，
１９９６（１）：１～６．（ｉｎＣｈｉｎｅｓｅ）

１４　李胜，林逸．汽车转向轮摆振分岔特性的数值仿真［Ｊ］．吉林大学学报：工学版，２００５，３５（１）：７～１１．
ＬｉＳｈｅｎｇ，ＬｉｎＹｉ．Ｎｕｍｅｒｉｃａｌａｎａｌｙｓｉｓｏｆｂｉｆｕｒｃａｔｉｏｎｃｈａｒａｃｔｅｒｏｆｓｔｅｅｒｉｎｇｓｈｉｍｍｙ［Ｊ］．ＪｏｕｒｎａｌｏｆＪｉｌｉｎＵｎｉｖｅｒｓｉｔｙ：Ｅｎｇｉｎｅｅｒｉｎｇａｎｄ
ＴｅｃｈｎｏｌｏｇｙＥｄｉｔｉｏｎ，２００５，３５（１）：７～１１．（ｉｎＣｈｉｎｅｓｅ）

１５　贺丽娟．汽车前轮摆振的仿真计算研究［Ｄ］．天津：河北工业大学，２００４．
ＨｅＬｉｊｕａｎ．Ａｓｉｍｕｌａｔｉｏｎｃａｌｃｕｌａｔｉｏｎｒｅｓｅａｒｃｈｏｎｆｒｏｎｔｗｈｅｅｌｓｈｉｍｍｙｆｏｒａｕｔｏｍｏｂｉｌｅ［Ｄ］．Ｔｉａｎｊｉｎ：ＨｅｂｅｉＩｎｓｔｉｔｕｔｅｏｆＴｅｃｈｏｎｏｌｏｇｙ，
２００４．（ｉｎＣｈｉｎｅｓｅ



）

（上接第 １３５页）
１９　ＮｅｐｆＨＭ，ＶｉｖｏｎｉＥＲ．Ｆｌｏｗｓｔｒｕｃｔｕｒｅｉｎｄｅｐｔｈｌｉｍｉｔｅｄ，ｖｅｇｅｔａｔｅｄｆｌｏｗ［Ｊ］．ＪｏｕｒｎａｌｏｆＧｅｏｐｈｙｓｉｃａｌＲｅｓｅａｒｃｈ，２０００，１０５（Ｃ１２）：

５４７～５５７．
２０　ＬｕｈａｒＭ，ＲｏｍｉｎｇｅｒＪ，ＮｅｐｆＨ．Ｉｎｔｅｒａｃｔｉｏｎｂｅｔｗｅｅｎｆｌｏｗ，ｔｒａｎｓｐｏｒｔａｎｄｖｅｇｅｔａｔｉｏｎｓｐａｔｉａｌｓｔｒｕｃｔｕｒｅ［Ｊ］．Ｅｎｖｉｒｏｎ．ＦｌｕｉｄＭｅｃｈ．，

２００８，８（５～６）：４２３～４３９．
２１　ＮｅｐｆＨＭ．Ｈｙｄｒｏｄｙｎａｍｉｃｓｏｆｖｅｇｅｔａｔｅｄｃｈａｎｎｅｌｓ［Ｊ］．ＪｏｕｒｎａｌｏｆＨｙｄｒａｕｌｉｃＲｅｓｅａｒｃｈ，２０１２，５０（３）：２６２～２７９．

６４ 农　业　机　械　学　报　　　　　　　　　　　　　　　　　２０１３年


