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计入温度效应与转向传动机构间隙的车辆摆振特性分析
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摘  要：为改善车辆不同作业环境下的操控性能，防止地域及季节气温差异导致转向系动态响应偏离其设计初衷，

该文以非独立悬架车辆为例，对考虑温度效应的车辆摆振系统动力学行为进行了分析。基于热弹性力学考察了温度

效应对转动副间隙的影响，建立了计入温度效应的转向传动机构含间隙车辆摆振系统动力学模型。通过数值算例分

析了某 1030 货车摆振响应的分岔特性和初值特性，讨论了车速、温度等参数对摆振系统全局动力学行为的影响，研

究表明，温度的改变在 85～110 km/h 车速区间内会导致转向轮摆角周期运动形态的改变，且这种影响在高车速区段

下比中低车速区段更为明显，而当车速为 100 km/h、温度为-40℃时左转向轮摆角中值为负，意味着有向右跑偏趋势；

50℃时摆角中值由负变正，说明有改为向左跑偏的趋势。研究结果可为全天候车辆防摆振设计提供参考。  
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0  引  言   

车辆是现代农业广泛应用的机动作业装备，在

农业生产及运输环节中担负着重要角色，确保其安

全稳定运行是对其基本要求。而摆振是车辆运行中

较为常见的一种现象，表现为在良好路面上直线行

驶时，由外激励或转向系参数引起的转向轮绕主销

摆动、前桥绕纵轴摆动及整车横向运动等[1-20]。摆

振影响车辆操控性能，威胁行车安全，因此人们一

直力图掌握摆振的发生机理并有效应对[21-28]。尤其

近十几年来，计算机和非线性科学的发展使得摆振

研究也深入到非线性领域。例如：Kimura 利用试验

和数值仿真研究了轻卡的自激摆振[1]；Demic 考虑

转向系和悬架的耦合，分析了转向系参数对重卡前

轮摆振的影响[2]；Stépán 等利用分岔理论考察了系

统参数对前轮摆振响应稳定性的影响[3-4]；作者所在

团队围绕间隙主导的车辆摆振系统动力学建模分

析也开展了一些工作[5-6,21]。 
上述研究在解释车辆摆振发生机理方面取
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得了很大进展，但仍有不足，研究均以室温工况

为前提，而车辆实际作业环境温度差异很大，最

低可达-40℃以下，而最高可达 50℃。温度变化

导致转向系运动副部件间隙改变，致使车辆转向

系统动态响应偏离设计目标，因此有必要对考虑

温度效应的车辆摆振系统动力学响应进行深入

研究。 
基于以上考虑，本文建立计入温度效应的转向

传动机构的车辆摆振系统动力学模型，通过系统分

岔特性和初值特性分析，评估初始状态及温度等参

数对其全局动力学行为的影响。 

1  计入温度效应的转动副建模 

含间隙转动副如图 1 所示。依据 Hertz 理论，

运动副接触状态下 2 个构件作用力与其表面力学性

质有关[22]。假设一个构件表面有弹性和摩擦，另一

构件为刚体，接触点法向和切向力为 

n n n nP K C vδ= +            （1） 

21
n

t m t tP f P C vδ= − −           （2） 
式中，Pn，Pt 为接触点法向和切向力，N；K 为接

触刚度，N/m，通常由试验测试得出，本文中参考

文献[21]取值；δn 为法向变形，m；Cn，Ct 为法向和

切向阻尼系数，N·m/s；Pn 
21为轴套对轴销的沿 O1O2

方向的法向作用力，N；νn，νt 为接触点法向和切



第 14 期                         卢剑伟等：计入温度效应与转向传动机构间隙的车辆摆振特性分析 

 

75 

向相对速度，km/h；fm 为摩擦系数；δ 为 vt 方向的

符号函数，δ =sign( tv )
1            0

1          < 0 
t

t

v
v

≥⎧
= ⎨−⎩

。 

 
a. 分离状态 

a. In separated state 
b. 接触状态 

b. In contact state 
注：R1、R2 为轴销和轴套半径，m；r 为间隙，μm；e 为轴销和轴套中

心 O1O2 距离，m。  
Note: R1 is the radius of the shaft pin, m; R2 is the radius of the shaft sleeve, 
m; r is the clearance, μm; e is the distance between the centers of the shaft 
pin O1 and the shaft sleeve O2, m. 

图 1  含间隙转动副示意图 
Fig.1  Revolute movement pair with clearance 

 
假定转动副处于稳定的温度场，温度变化导致

的变形可通过热弹性力学计算得到。分析时转动副

可简化为轴和孔，如图 2。 

 
a. 轴类零件 

a. Shaft like component 
b. 孔类零件 

b. Hole like component 
注：D0，H0 为轴变形前直径和长度，m；z 为轴线长度，m；d0，D20 为

孔变形前内外径，m。 
Note: D0 is the diameter of shaft before deformation, m; H0 is the length of shaft 
before deformation, m; z is the length of axis, m; d0 is the inner diameter of hole 
before deformation, m; D20 is the outside diameter of hole before deformation, m. 

图 2  轴、孔类零件示意图 
Fig.2  Shaft and hole like components 

 
温度效应引起的轴孔类零件变形主要包括弹

性模量变化引起的变形和材料热膨胀引起的变形 2
部分[29-30]，下面分别讨论。 

2.1  弹性模量变化引起的变形 

轴上微段 dz 承受的垂直载荷 FZ（N）为[29] 
2

0 0( ) π / 4ZF H z D gρ= − ⋅         （3） 
式中，D0、H0 为轴变形前直径和长度，m；ρ 为材

料密度，kg/m3，则轴上微段 dz(m)的变形量为 

1 2
0

4
d d

π
ZF

H z
ED

Δ =             （4） 

式中，E 为随温度变化的弹性模量，MPa，且 
( )0 1 EE E Tα= + Δ             （5） 

式中，αE为材料弹性模量温度系数，℃；E0 为初始

弹性模量，MPa；∆T 为温度变化，℃。 
对式（4）积分得整个轴在 z 方向的变形量 

2
0

1
02 (1 )E

gH
H

E T
ρ

α
Δ =

+ ⋅ Δ
           （6） 

由于 αE∆T<<1[29]，式（6）可改写为 

( )
2
0

1
0

1
2 E
gH

H T
E

ρ
αΔ = − Δ          （7） 

2.2  材料热膨胀引起的变形 

由于材料热膨胀产生的变形∆H2（m）为 

2 0H H TαΔ = ⋅ Δ              （8） 
式中，α为材料热膨胀系数，℃。长度方向由温度

变化引起的变形∆H（m）为 
2
0

0
02 E

gH
H H T T

E
ρ

α αΔ = Δ − Δ         （9） 

由文献[29]可知，温度变化前后轴的体积 V0、

V1 满足 
1 0

0

3
V V
V T

α
−

=
Δ

            （10） 

记
02
Ega

E
ρ

ε= ，可得到 

0

0

3 1 1
1 2

HD T T
D T

εα α
α

Δ Δ + ⎛ ⎞≈ − ≈ + Δ⎜ ⎟+ Δ ⎝ ⎠
  （11） 

式中，∆D 为轴直径的变形量，m。 
孔类零件分析过程类似，不再赘述，内径变

化为 

( )( )2 3 2 2 2 2
20 20 0 20 0

0
0

1 3D D H T T D d
d d

H T

ξ ξ ε α

ξ ε

− Δ − + Δ −
Δ = −

− Δ
                  （12）

式中， 1 Tξ α= + ⋅ Δ 。 
由此可得转动副间隙的变化量 Δr（μm）为 

( )0 12r d D d H R Tα εΔ = Δ − Δ = Δ − + Δ   （13） 

2  计入温度效应的摆振系统模型 

以非独立悬架车辆为例，假定横拉杆和左梯形

臂之间转动副存在间隙，计及前轮与前桥耦合振

动。因为要考察的摆振工况系自激振动，因此路面

不平激励可忽略，方向盘保持直线行驶状态，得到

摆振系统模型如图 3。 
参考文献[5-6]中转向机构的受力分析，可得到

作用于转向节的力矩分别为 
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a. 俯视图 

a. Plan view 
b. 后视图 

b. Rear view 
注：θ2，θ1为左右轮摆角，rad；ψ为前桥绕纵轴摆角，rad；φ为横拉杆摆角，

rad；M2，M1为左右转向节上的力矩，N·m；T2，T1为左右轮胎侧偏力，N；

R 为轮胎半径，m；v 为车速，km/h；Fx，Fy为接触力在 XY 方向的分力，N。 
Note: θ1 is the shimmy angle of right front wheel, rad; θ2 is the shimmy angle of 
left front wheel, rad; ψ is rolling angle of front axle, rad; φ is the shimmy angle of 
tie-rod, rad; M1 is the moment applied on the right steering knuckle, N·m; M2 is 
the moment applied on the left steering knuckle, N·m; T1 is the side force of right 
front wheel, N; T2 is the side force of left front wheel, N; R is the radius of the 
wheel, m; v is the vehicle velocity, km/h; Fx is the contact component force in the 
X direction, N; Fy is the contact component force in the Y direction, N. 

图 3  摆振系统模型示意图 
Fig.3  Diagram of vehicle shimmy system 
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2 2
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[ cos(π ) sin(π

)] ( cos sin ) ( e e )
y x

y x y x x y

M F F

l F F R F F

Φ θ Φ

θ β β

= − + − − +

+ − + −
 （15） 

式中，t 为时间，s；Φ 为转向梯形底角，(°)；m1

为右梯形臂质量，kg；l2、l1 为左右梯形臂长度，m；

lram为横拉杆长度，m；ex、ey为 e 在 XY 方向分量，

μm；β 为 O1O2 与 X 轴夹角，(°)； 1d
dt
θ

为右轮绕主

销的摆角速度，rad/s；d
dt
φ
为横拉杆摆角速度，rad/s。

接触力在 XY 方向的分力 Fx、Fy与接触点法向和切

向力 Pn、Pt的关系为 
cos sin
sin cos

x n t

y n t

F P P
F P P

β β
β β

= −⎧⎪
⎨ = +⎪⎩

       （16） 

由此，得出右轮绕主销运动方程为 
2

1 1
1 4 2 52

2
4 1 1

d d d [ ( )
d d d 2

] ( ) 0

v LI c I k l f
t t R t

k R T R M

θ θ ψ γ

γ ψ γ β

+ + − − +

+ + − =
（17） 

左轮绕主销运动方程为 

2
2 2

1 2 4 2 2 22

2
5 4 2 2

d d d( )
d d d

[ ( ) ] ( ) 0
2

vI c c k I
t t R t

L k l f k R T R M

θ θ ψθ

γ γ ψ γ β

+ + + + −

− + + + − =
（18） 

前桥侧摆运动方程为 
2 2

2
3 3 3 5 42

1 2
2 1 2 1

d d [ 2 ]
d d 2

d d( ) ( ) 0
d d

LI c k k k R
t t

vI T T R
R t t

ψ ψ ψ

θ θ

− + + + −

+ − + =
  （19） 

横拉杆横摆运动方程为 

 

2

2

2
1

1 1 1 12

2
1

1 1

d ( sin cos ) ( sin
d

dcos ) [ cos( )
2 d

d sin( )] 0
d

ram x y ram x

ram
y

I F F l F
t

l
F R m l

t

l
t

φ φ φ β

θ
β θ Φ φ

θ
θ φ

− − − −

+ + − −

⎛ ⎞ − =⎜ ⎟
⎝ ⎠

 （20） 

式中，I1、I2 分别为车轮绕主销及自身旋转轴线的

转动惯量，kg·m2；I3 为前桥绕其纵轴线转动惯量，

kg·m2；Iram为横拉杆绕经过质心垂线的转动惯量，

kg·m2；
d
dt
ψ

为前桥绕纵轴摆角速度，rad/s； 2d
dt
θ

为

左轮绕主销的摆角速度，rad/s；c4 为车轮绕主销当

量阻尼，N·s/m；k4、k5 为轮胎侧向和垂向刚度，kN/m；

γ为主销后倾角，rad；f 为滚动阻力系数；l 为主销

延长线与地面交点到车轮对称面距离，m；L 为轮

距，m；c2 为换算到主销的直拉杆阻尼，N·s/m；k2

为换算到主销的直拉杆刚度，kN/m；c3 为换算到前

桥侧摆中心的悬架当量角阻尼，N·s/(m·rad)；k3 为

换算到前桥侧摆中心的悬架当量角刚度，

kN/(m·rad)。 
根据 Pacejka 提出的“魔术公式”轮胎模型，

轮胎侧偏力定义如下 [32] 

1 1

1

2 2

2

sin{ arctan[ ( )(1 )

arctan ( )]}
sin{ arctan[ ( )(1 )

arctan ( )]}

y x
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y x
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T S U C B S A

A B S
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A B S

α

α
α

α

= + − − +⎧
⎪

−⎪
⎨ = + − − +⎪
⎪ −⎩

（21） 

式中，α2、α1 为左右车轮侧偏角，rad；常系数 Sx、

Sy、A、B、C、U 由试验结果拟合得到，文中参考

文献[6]确定。 
根据张线理论[32]，侧偏角与车轮摆角间约束为 

1 1
1 1

2 2
2 2

d d 0
d d

d d 0
d d

v v a
t t

v v a
t t

α θ
α θ

σ σ σ
α θ

α θ
σ σ σ

⎧ + + − =⎪⎪
⎨
⎪ + + − =
⎪⎩

    （22） 

式中，σ 为轮胎松弛长度，m； 2d
dt
α

、 1d
dt
α

为左右
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车轮侧偏角速度，rad/s。将式（16）～式（22）转

化为一阶标准型微分方程组 
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车速 v 对摆振影响较大，转向系统工艺参数设

计以室温 20℃为前提，故将当前温度 T=20+∆T 也

视为状态变量，系统状态方程可表示为 

( )d , ,
d
x f x v T
t

=              （27） 

式中， x 1 2
1 2 1 2

d d d d, , , , , , , , ,
d d d d

T

t t t t
θ θ ψ φθ θ ψ φ α α⎛ ⎞= ⎜ ⎟

⎝ ⎠
= 

( )1 2 3 4 5 6 7 8 9 10, , , , , , , , , Tx x x x x x x x x x 为状态变量。 

3  数值分析 

基于上述模型，分析温度对某 1030 货车摆振

系统响应的影响。假设右转向轮受偶发激励有很小

的初速度 0.01 rad/s，室温下运动副间隙为 r=50 μm，

通过算例考察温度改变时摆振系统的响应，其它系

统结构参数如表 1。 

表 1  系统结构参数列表 
Table 1  System parameters for numerical analysis 

参数 
Parameter 

数值
Value 

参数 
Parameter 

数值
Value 

车轮绕主销的转动

惯量 I1/(kg·m2) 
6.0 换算到主销横拉杆阻

尼 c1/(kN·s·m-1) 
100 

车轮绕自身转轴转

动惯量 I2/(kg·m2) 
4.85 

换算到主销转向机构

等效阻尼
c3/(kN·m·s·rad-1) 

1.05e3

前桥绕纵轴转动惯

量 I3/(kg·m2) 
160 

换算到前桥侧摆中心

悬架角阻尼
c4/(kN·s·m-1) 

44 

横拉杆绕销轴转动

惯量 Iram/(kg·m2) 
1.415 横拉杆质量 m1/kg 6.5 

换算到主销横拉杆

刚度 k1/(kN·m-1) 
35.5 间隙副轴销半径 R1/m 0.018 

换算到前桥侧摆中

心悬架角刚度
k3/(kN·m-1·rad-1) 

32 转向梯形底角 Φ/(°) 70 

轮胎侧向刚度
k4/(kN·m-1) 80 轮距 L/m 1.608 

轮胎垂向刚度
k5/(kN·m-1) 400 轮胎松弛长度 σ/m 0.65 

横拉杆长度 lram/m 1.3474 轮胎半径 R/m 0.4 

梯形臂长度 l1/m 0.015 主销后倾角 γ/rad 0.04 

 
选择低挡和高档运行时 2 个常用车速 32 和

80 km/h 进行分析，得到转向轮摆角随温度变化情

况如图 4。从图 4 中看出：其它参数保持不变、只

有温度改变时，转向轮摆角响应的周期运动特征保

持稳定，即单纯温度变化一般不会改变摆振系统响

应的运动形态；但转向轮摆角幅值会随着温度上升

而减小。 
分别选择极低温度-40℃和极高温度 50℃两

种工况，考察转向轮摆角响应随车速变化的分岔
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特性[27]，结果如图 5。从图 5 中看出：温度改变

对右转向轮摆角响应影响很小，而主要体现为对左

转向轮的影响，这与本文仅考虑左梯形臂与横拉杆

之间的间隙有关。说明温度变化对含间隙机构动态

响应的影响不容忽视；同时，温度对左转向轮的影

响主要体现在高车速区段，而在中低车速区段影响

较小，在 85～110 km/h 的高车速区段运行时，环境

温度变化会导致其左转向轮摆角周期特性发生明

显改变。 

图 6 是-40℃和 50℃、车速为 100 km/h 时左转

向轮响应。从图中可以看出：给定 2 种温度工况下，

左转向轮响应的周期运动特征没有变化，但其相轨

迹已明显改变。从时间历程分析结果可以发现：与

常温工况下转向轮摆角响应中值为 0 不同，-40℃时

左转向轮摆角响应中值为负值，且数值较小，意味

着左转向轮会向右轻度跑偏；而 50℃时左转向轮摆

角响应中值由负变正，意味着跑偏方向改变为向左

轻度跑偏。 

    
a. 左转向轮（v=32 km/h）  

a. Left front wheel (v=32 km/h) 
b. 右转向轮（v=32 km/h）  

b. Right front wheel (v=32 km/h) 

     
c. 左转向轮（v=80 km/h）  

c. Left front wheel (v=80 km/h) 
d. 右转向轮（v=80 km/h）  

d. Right front wheel (v=80 km/h) 
注：间隙 r=50 μm。 
Note: clearance r=50 μm. 

图 4  不同车速下转向轮摆角随温度变化 
Fig.4  Variation of shimmy angles of front wheels under different vehicle speed 

     
a. 左转向轮（温度 T=-40℃） 

a. Left front wheel(T=-40℃) 
b. 右转向轮（温度 T=-40℃） 
b. Right front wheel(T=-40℃) 



第 14 期                         卢剑伟等：计入温度效应与转向传动机构间隙的车辆摆振特性分析 

 

79 

     

c. 左转向轮(温度 T=50℃) 
c. Left front wheel(T=50℃) 

d. 右转向轮(温度 T=50℃) 
d. Right front wheel(T=50℃) 

图 5  极限温度下转向轮摆角随车速变化的分岔图 
Fig.5  Bifurcation of shimmy angles of front wheels with variation of vehicle speed under limit temperature 

 

a. 时间历程(T= -40℃) 
a. Time history(T= -40℃) 

b. 功率谱图(T= -40℃) 
b. Power spectrum density(T= -40℃) 

 

c. Poincare 映射(T= -40℃) 
c. Poincare mapping(T= -40℃) 

d. 相图(T= -40℃) 
d. Phase portrait(T= -40℃) 

 

e. 时间历程(T=50℃) 
e. Time history(T=50℃) 

f. 功率谱图(T=50℃) 
f. Power spectrum density(T=50℃) 
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g. Poincare 映射(T=50℃) 

g. Poincare mapping(T=50℃) 
h. 相图(T=50℃) 

h. Phase portrait(T=50℃) 
注：车速 v=100 km/h。 
Note: Vehicle speed v=100 km/h。 

图 6  极限温度下左转向轮响应 
Fig.6  Response of left front wheel under limit temperature 

4  结  论 

1）温度的改变在某些工况下会导致含间隙转向传

动机构的车辆摆振系统动力学行为发生改变，因此在

摆振系统动力学分析中考虑温度的影响是有必要的。 

2）温度对于车辆摆振系统的影响与车速有关。

本文所研究的 1030 货车在 85～110 km/h 车速区间

内，温度变化会导致左转向轮摆角周期特性发生改

变，而在中低车速区段 20～65 km/h 车速区间，温

度对其影响不明显。  
3）文中建模时仅考虑左梯形臂与横拉杆间的

间隙，因此温度对车辆摆振影响主要体现为左转向

轮动力学行为的变化，而对右转向轮影响很小。当

车速为 100 km/h、温度为-40℃时左转向轮摆角中值

为负值，意味着有向右跑偏的趋势；而 50℃时摆角

中值由负变正，有改为向左跑偏的趋势。 
4）车速、间隙等其它工况参数不变前提下，

单纯温度变化一般不会改变摆振系统响应的运动

形态，但转向轮摆角幅值会随着温度上升而减小。 
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Analysis of shimmy characteristic based on temperature effects and 
steering linkage clearance for vehicle 

 
Lu Jianwei1, Xu Yi1, Wang Xixin1, Stephanos Theodossiades2 

(1. School of Mechanical and Automotive Engineering, Hefei University of Technology, Hefei 230009, China; 
2. Wolfson School of Mechanical and Manufacturing Engineering, Loughborough University, Loughborough, LE113TU, UK) 

 
Abstract: Vehicles work in outdoor environments to deliver goods or people, while the ambient temperature 
varies in different seasons or different regions. Since the process parameters of the kinetic pair in vehicle steering 
mechanisms are usually designed based on the domestic temperature of 20ºC, the temperature variation usually 
leads to mechanical deformation of components of kinetic pairs in vehicle steering mechanisms, and as a result, 
the deformation of the components may change the kinetic and dynamic characters of the kinetic pair. 
Consequently, the dynamic response of the steering system may vary if the vehicle is exposed to different 
temperature working conditions. As a result, the dynamic behavior of the vehicle shimmy system may be 
influenced by the temperature effect. Actually, some cases have been reported that the dynamic response of the 
steering system of certain vehicles varied in different seasons or in different regions. To evaluate the influence of 
temperature effects on the dynamic response of the vehicle shimmy system with clearance in the steering 
mechanism, and to prevent the potential deviation of the dynamic response of the steering system from its original 
design goal, the dynamic behavior of the vehicle shimmy system with clearance in steering linkage with 
consideration of temperature effect is discussed. Based on thermal elasticity, thermal deformation of kinetic pair 
components is calculated, and the influence of temperature effects on clearance of revolute kinetic pair was 
analyzed. As a result, interaction forces between the kinetic pair components with consideration of temperature 
effect is re-evaluated, and the sub dynamic model of the kinetic pair with clearance with consideration of 
temperature effect is available. Consequently, a vehicle with dependent suspension was employed as an example, 
and the dynamic model of the vehicle shimmy system with clearance in steering linkage with consideration of 
temperature effect is presented. Based on this model, the dynamic behavior of the vehicle shimmy system with 
clearance with consideration of temperature effects was discussed. Bifurcation characteristics and initial value 
characteristics of the system were analyzed with numerical examples, and the coupling influences of the 
temperature and other system parameters, such as vehicle speed, etc, on the global dynamic behavior of the 
vehicle shimmy system were evaluated. The results show that the temperature and other parameters can make a 
significant coupling contribution to the dynamic response of the vehicle shimmy system. The change of ambient 
temperature may lead to significant variation of the dynamic behavior of the system, and it seems that the 
influence is likely to be more significant at a higher speed range than that at lower speed range. For those 
examples presented in the paper, the dynamic behavior of the system is significantly affected by temperatures in 
the speed range 85km/h~110km/h, while it remains stable in lower speed ranges. The method and conclusions 
presented in this paper may provide theoretical basis for improvement of a vehicle shimmy control with 
consideration of temperature effect, and they are helpful to perfect the modeling theory of vehicle shimmy system. 
Key words: vehicles, thermal effects, dynamics, clearance, shimmy 
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