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Аннотация. В статье рассматривается разработка 

математической модели системы рулевого 

управления грузового автомобиля, оснащенного 

винтореечным рулевым механизмом c 

гидроусилителем. Особое внимание уделено 

моделированию работы системы при выполнении 

парковочных маневров, которые характеризуются 

большими углами поворота колес, изменяющимся 

передаточным отношением рулевой трапеции и 

нелинейным сопротивлением повороту колес. Модель 

включает в себя описание основных компонентов 

рулевой системы: насоса, напорного трубопровода, 

роторного распределителя, гидроцилиндра, рулевой 

трапеции, шин и управляемых колес. Приведены 

основные допущения и уравнения, используемые при 

моделировании механической и гидравлической 

подсистем. Рассмотрены особенности работы 

роторного распределителя и изменения 

характеристик проходных сечений дроссельных окон 

в зависимости от угла закручивания торсионного 

вала. Анализируется динамика гидроцилиндра и 

рулевой трапеции, а также моменты сопротивления 

повороту шин. Проведен кинематический анализ 

рулевой трапеции, получены зависимости для 

расчета передаточного отношения и угловых 

скоростей ее элементов. Для описания момента 

сопротивления повороту колес использована модель, 

учитывающая явление гистерезиса. Численное 

решение уравнений модели в среде Matlab/Simulink 

при синусоидальном воздействии на рулевое колесо 

подтвердило соответствие отклика модели 

ожидаемым характеристикам рулевого управления.   
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Abstract. The article discusses the development of a 

mathematical model for the steering system of a truck 

equipped with a screw-and-rack steering mechanism 

with power assistance. Special attention is given to 

modeling the system's operation during parking maneu-

vers, characterized by large wheel turning angles, vari-

able steering linkage ratios, and nonlinear resistance to 

wheel turning. The model includes descriptions of the 

main components of the steering system: the pump, pres-

sure pipeline, rotary valve, hydraulic cylinder, steering 

linkage, tires, and steered wheels. Key assumptions and 

equations used for modeling the mechanical and hy-

draulic subsystems are presented. The features of the ro-

tary valve's operation and the variation in the charac-

teristics of throttle openings depending on the torsion 

bar twist angle are examined. The dynamics of the hy-

draulic cylinder and steering linkage, as well as the re-

sistance moments for wheel turning, are analyzed. A 

kinematic analysis of the steering linkage is performed, 

and equations for calculating the linkage ratio and the 

angular velocities of its elements are derived. To de-

scribe the wheel turning resistance moment, a model 

considering hysteresis phenomena is employed. Numeri-

cal solutions of the model equations in the 

Matlab/Simulink environment, under sinusoidal input to 

the steering wheel, confirmed that the model's response 

corresponds to the expected characteristics of the steer-

ing system. 
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1. Введение 

 

Моделирование является важным инст-

рументом в разработке систем рулевого 

управления грузовых автомобилей с гидрав-

лическим усилителем. Оно позволяет на 

ранних этапах проектирования оценить 

функциональные и эксплуатационные харак-

теристики системы, снизить затраты на про-

ведение испытаний и ускорить процесс соз-

дания системы. 

Большинство существующих моделей со-

средоточено на анализе времени отклика гид-

роусилителя, его устойчивости и точности 

воспроизведения управляющих воздействий 

при выполнении экстремальных маневров во-

дителем, таких как «поворот», «переставка» и 

«рывок руля» [1 – 6]. Эти сценарии управле-

ния характеризуются высокой скоростью 

движения автомобиля, небольшими углами 

поворота управляемых колес и относительно 

небольшими изменениями сопротивления по-

вороту колес. В подобных исследованиях, как 

правило, предполагается постоянство переда-

точного отношения рулевой трапеции. Одна-

ко в условиях парковки автомобиля, выпол-

няемой при низкой или нулевой скорости, уг-

лы поворота управляемых колес варьируются 

в широком диапазоне – от упора до упора. 

Это вызывает значительные изменения пере-

даточного отношения рулевой трапеции. 

Кроме того, сопротивление повороту колес 

достигает максимальных значений, а его за-

висимость от угла поворота становится суще-

ственно нелинейной. Анализ литературных 

источников показывает, что функционирова-

ние рулевого управления в режиме парковки 

с учетом этих особенностей до сих пор изу-

чено недостаточно.   

Цель данной работы заключается в разра-

ботке математической модели системы руле-

вого управления грузового автомобиля, ос-

нащенной винтореечным рулевым механиз-

мом и гидроусилителем интегрального типа 

с роторным распределителем. Модель пред-

назначена для анализа динамики рабочих 

процессов системы в условиях выполнения 

водителем парковочных маневров.    

 

2. Математическая модель 

 

Математическая модель системы рулевого 

управления включает в себя описание насоса 

с предохранительным клапаном, напорного 

трубопровода, роторного распределителя, 

гидроцилиндра, рулевой трапеции, шин и 

управляемых колес.  

При моделировании механической 

подсистемы рулевого управления (рис. 1) 

были приняты следующие упрощения: 

– масса рулевых тяг не учитывалась, так 

как она мала по сравнению с массами колес; 

– предполагалось отсутствие зазоров в 

шарнирах привода и в зацеплениях рулевого 

механизма; 

– потери на трение в шарнирах привода и 

шкворнях управляемого моста не учитывались. 

При моделировании гидравлической 

системы приняты следующие допущения: 

– жидкость считается сжимаемой; 

– гидролинии, соединяющие распределитель 

с гидроцилиндром, короткие, поэтому потерями 

давления и их динамикой пренебрегаем; 

– коэффициент расхода жидкости через 

золотник считается постоянным; 

– гидродинамические силы, действующие 

на золотник, пренебрежимо малы; 

– внешние и внутренние утечки жидкости 

из рабочих полостей гидроцилиндра 

отсутствуют; 

– кинематическая вязкость, плотность 

рабочей жидкости и содержание 

нерастворенного воздуха предполагаются 

неизменными;  

– динамические процессы в сливном 

трубопроводе не учитываются, так как их 

влияние на систему незначительно. 
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Рис. 1. Динамическая модель рулевого управления: 1 – рулевое колесо; 2 – вал рулевой      

колонки; 3 – роторный золотник; 4 – гильза; 5 – торсионный вал; 6 – ограничитель поворота 

золотника; 7 – рулевой винт; 8 – поршень гидроцилиндра с рейкой и шариковой гайкой;        

9 – гидроцилиндр; 10 – зубчатый сектор вала сошки; 11 – рулевая сошка; 12 – роторный    

распределитель 

 

Для вывода уравнений движения 

механических элементов рулевого 

управления использовался принцип 

Даламбера. Математическая модель 

гидросистемы основана на уравнениях, 

описывающих расход жидкости через 

дроссельные устройства, уравнениях 

неразрывности течения жидкости и 

уравнениях потерь давления. 

Модель насоса. Стандартная 

конфигурация гидроусилителя рулевого 

управления включает насос с постоянным 

рабочим объемом, оснащенный регулятором 

расхода и предохранительным клапаном. 

Статическая характеристика такого насоса 

(зависимость подачи насоса sq  от давления 

sp  на выходе) представляет собой ломаную 

линию и описывается системой уравнений: 

1

2
1 1 2

2 1

, 0 ;

, ,

st p s s s

s s s
s s s s

s s

q k p p p

q p p
q p p p

p p

  


 
  

 

где stq  – теоретическая подача насоса; pk  – 

коэффициент наклона регуляторной ветви 

характеристики насоса; 1sp  – давление сра-

батывания предохранительного клапана; 2sp  

– давление на выходе насоса, когда вся 

подача насоса через открытый предохра-
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нительный клапан перепускается в бак; 1sq  – 

подача насоса в момент открытия предох-

ранительного клапана.  

Первое уравнение системы описывает 

изменение подачи насоса при закрытом 

предохранительном клапане, а второе 

уравнение – при открытом предох-

ранительном клапане. 

Модель напорного трубопровода насо-

са. Типичный напорный трубопровод сос-

тоит из двух стальных гидролиний, соеди-

ненных рукавом высокого давления. Ввиду 

небольшой длины напорного трубопровода 

волновыми процессами в нем можно пре-

небречь и применить метод сосредоточен-

ных параметров для его моделирования [7]. 

Согласно этому методу, трубопровод пред-

ставлен двумя дискретными элементами 

(рис. 1): гидравлическим сопротивлением tR , 

обозна-чающим потери давления из-за тре-

ния жидкости и в местных сопротивлениях, 

и гидравлической емкостью tС , характеризу-

ющей сжимаемость жидкости и упругость 

материала стенок трубопровода. Динамичес-

кие процессы в трубопроводе описываются 

системой дифференциально-алгебраических 

уравнений, включающей уравнение сжима-

емости жидкости в емкости (1) и уравнение 

баланса давлений в трубопроводе (2): 

                       2 3s t tq q q C p   ;                   (1) 

                      
s t t s sp p R q q  ,                     (2) 

где tp  – давление жидкости в емкости. 

Гидравлическая емкость трубопровода 

t t tC V E , tV – объем трубопровода; tE  – 

эффективный модуль объемной упругости 

жидкости с учетом упругости стенок трубо-

провода [7]. 

1
3

1

1 tj j

t

jf t wj wj

V d
E

E V t E





 
   
 

 , 

где fE  – модуль объемной упругости газо-

жидкостной смеси; tjV  – объем j -го участка 

трубопровода; jd , wjt , wjE  – внутренний ди-

аметр, толщина стенки, модуль объемной уп-

ругости материала стенки j -го участка тру-

бопровода соответственно. 

1

0
0

0 0

n n

t t a
f a

t

p p r E
E E r

p p np



      
        

         

, 

где 0E  – модуль объемной упругости жидко-

сти; 0p  – атмосферное давление; n  – показа-

тель политропы; ar  – процент нерастворенно-

го воздуха в жидкости. 

Гидравлическое сопротивление трубо-

провода: 
3

2
1

1

2

j

t j j

j j j

l
R

A d

 
     

 
 , 

где   – плотность рабочей жидкости; jA , 

j  , jl , j  – , коэффициент потерь на трение, 

длина, коэффициент местных сопротивлений 

j -го участка трубопровода. 

Коэффициент потерь на трение рассчиты-

вался по формуле:  

6

0,25

64 Re , если Re 2000;

0,0242 3,9 10 Re ,

если 2000 Re 4000;

0,3164 Re , если Re 4000.

j j

j

j

j

j j






 
  

 
 

 

Здесь Re j  - число Рейнольдса, определяю-

щее режим течения жидкости в j -м участке 

трубопровода ( Re 2000j   соответствует ла-

минарному режиму, Re 4000j   – турбулент-

ному режиму, а 2000 Re 4000j   – течению 

потока жидкости в переходной зоне [8]). 

Модель роторного распределителя. Ро-

торный распределитель управляет потоком 

рабочей жидкости от насоса к гидроцилинд-

ру в зависимости от угла закручивания тор-

сионного вала t . Максимальный угол пово-

рота золотника относительно гильзы ограни-

чен упором 6 (см. рис. 1). Золотник и гильза 

имеют продольные пазы, которые образуют 

12 дроссельных окон. Четыре последова-

тельно расположенных окна с площадями 

проходных сечений 1s , 2s , 3s , 4s  образуют 

дросселирующий распределитель с откры-

тым центром. Три таких распределителя ра-
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ботают параллельно и расположены по ок-

ружности. Их внешние линии соединены с 

рабочими полостями гидроцилиндра, напор-

ным трубопроводом насоса и гидробаком. 

При вращении рулевого колеса площади 

проходных сечений дроссельных окон изме-

няются в зависимости от угла закручивания 

торсиона:  i ts f  , 1, ,4i  . 

Эквивалентная схема роторного распре-

делителя представлена на рис. 1 в виде гид-

равлического моста с четырьмя регулируе-

мыми дросселями. Площадь i -го регулируе-

мого дросселя    3i t i tA s   . Расходы 

жидкости в плечах моста: 

   2 sgni d i i i iq С A p p     , 

где dС  – коэффициент расхода рабочей жид-

кости; ip  – разность давлений на дросселе.  

Уравнение вращательного движения 

золотника распределителя: 

sw tJ b M M        ; 

( ) ( )sw c c c cM c b       ; 

   tu t p sp t p spM c x u b x u       ; 

              maxmin , sgnt tu t tuM M M M ,      (3) 

где swM  – крутящий момент на рулевом ко-

лесе; c  – угол поворота рулевого колеса; cc  

– коэффициент жесткости рулевого вала; cb  

– коэффициент демпфирования рулевого ва-

ла; tM  – крутящий момент торсионного вала 

распределителя; tc  – коэффициент жесткости 

торсиона; tb  – коэффициент демпфирования 

в торсионе; vb  – коэффициент демпфирова-

ния золотника; spu  – передаточное отноше-

ние передачи винт-шариковая гайка. Уравне-

ние (3) ограничивает крутящий момент тор-

сиона значением max maxt t tM c  , где maxt  – 

максимальный угол закручивания торсион-

ного вала. 

Чтобы рулевое управление обладало не-

обходимой чувствительностью, характери-

стики изменения площадей дроссельных 

окон в зависимости от угла закручивания 

торсиона делают нелинейными [9–11]. Это 

достигается благодаря специальным дози-

рующим кромкам на зубьях золотника. Они 

могут иметь разную форму, например, пря-

моугольную или треугольную. При модели-

ровании предполагалось, что функцию дози-

рующих кромок выполняют фаски на зубьях 

золотника. Площадь проходного сечения 

дроссельного окна с такой кромкой, рассчи-

тывалась как произведение длины фаски el  

на кратчайшее расстояние r  между точкой 

E  и фаской (рис. 1) по формуле: 

          

 

 

  

 

 

 

 

22

0

0

0

0

0

22

0

0

0

tan ,

если tan tan ;

tan cos ,

если tan и

tan tan ;

,

если tan ;

, если ,

e

e

t

e

e

l x h b

x h b

l x b h

x h b
s

x h b

l h x b

b x h b

l h x b

   

    

    


  
  

   

  


    
  

     (4) 

где   – угол скоса фаски; b  – ширина фаски: 

max 0v tb r x   ; 0h  – радиальный зазор пары 

золотник-гильза; x  – перемещение гильзы 

относительно золотника.  

Для открывающихся дроссельных окон 

1,3s  – 0 v tx x r   . Для закрывающихся окон 

2,4s  – 0 v tx x r   . Здесь r  это радиус золот-

ника, а 0x  перекрытие золотника с гильзой: 

 0 / 2g tx b b  , 
gb  – ширина паза в гильзе, 

tb  – ширина зуба золотника.  

В распределителе помимо дроссельных 

окон, имеются радиальные отверстия в гиль-

зе (рис. 1, сечение D-D), которые ограничи-

вают площадь открытия окон при сильном 

закручивании торсиона. 

На рис. 2 представлены графики измене-

ния площадей дроссельных окон, получен-

ные по формуле (4) при следующих пара-

метрах распределителя: vr  = 12,510
-3

 м; 

maxt  = 6; 0h  = 1010
-6

 м; el  = 11,210
-3

 м;   = 

10; 
gb  = 6,010

-3
 м; tb  = 5,510

-3
 м.  
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Рис. 2. Зависимость площадей проходных 

сечений дроссельных окон распределителя 

от угла закручивания торсионного вала 

 

Можно отметить, что площадь закры-

вающихся окон при малых углах закручива-

ния торсиона больше, чем при больших уг-

лах закручивания. В результате перепад дав-

лений в рабочих полостях гидроцилиндра 

усилителя, и, следовательно, крутящий мо-

мент на валу сошки, будет увеличиваться 

медленнее при небольших поворотах руле-

вого колеса и быстрее – при значительных 

поворотах. Такая особенность уменьшает 

чувствительность автомобиля к повороту 

руля при движении по прямой на высокой 

скорости и облегчает маневрирование во 

время парковки или выполнении крутых по-

воротов. 

Модель гидроцилиндра. Модель гидро-

цилиндра включает в себя уравнение движе-

ния поршня и уравнения изменения 

давлений в рабочих полостях цилиндра. 

Дифференциальное уравнение движения 

поршня имеет вид: 

2

2

;

a
p s sp p a a t sp sp

s

dl pa

b b f

s rs

J
m J u x p A M u

r

F h
p A F

r

 
      

 

  


 

0cos
p

pa pa

s

x
h l

r

 
   

 
, 

где sr  – радиус делительной окружности зуб-

чатого сектора вала сошки; ,a bp  – давление в 

рабочей полости гидроцилиндра; ,a bA  – пло-

щадь поршня; tM  – крутящий момент тор-

сионного вала; sp  – КПД передачи винт-

шариковая гайка; rs  – КПД передачи рейка-

сектор; fF  – сила трения поршня; dlF  – уси-

лие в продольной рулевой тяге; pah  – плечо 

силы dlF  относительно оси вращения вала 

сошки; 0  – угол наклона рулевой сошки от-

носительно вертикальной линии, проходя-

щей через ось вращения вала сошки в ней-

тральной положении управляемых колес; pal  

– длина рулевой сошки.  

Сила трения поршня в зоне контакта с 

цилиндром представлена как функция скоро-

сти с учетом трения Штрибека, кулоновского 

и вязкого трения [12]: 

 

2

2
tanh

v

v p

f c s c p p

p

s
v

F F F F e b v

 
  
 

 
          

 

, 

где pv  – скорость поршня; cF  – сила трения 

Кулона, обусловленная действием нормаль-

ных сил упругости в уплотнительных уст-

ройствах гидроцилиндра; sF  – статическая 

сила трения; sv  – скорость Штрибека; pb  – 

коэффициент демпфирования поршня.  

Функция гиперболического тангенса 

 tanh 2 pv   обеспечивает плавный переход 

силы трения через ноль и гарантирует устой-

чивость численного решения. Параметр   

определяет скорость перехода гиперболиче-

ского тангенса через точку pv  = 0. 

Изменение давлений в рабочих полостях 

гидроцилиндра определяются уравнениями 

сжимаемости жидкости: 

3 4

0

( )a a p

a a p

hE
p q q A x

V A x
  


; 

2 1

0

( )b b p

b b p

hE
p A x q q

V A x
  


, 

где hE  – эффективный модуль объемной уп-

ругости жидкости с учетом податливости 

материала стенок гидроцилиндра; 0aV , 0bV  – 

объемы жидкости в рабочих полостях гидро-

цилиндра в среднем положении поршня. 

Кинематические характеристики руле-

вой трапеции. Рулевая трапеция грузового 

автомобиля с зависимой подвеской пред-

ставляет собой четырехзвенный шарнирный 

,s мм
2 

t


 

1,3s   2,4s  
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механизм (рис. 3). В нейтральном положении 

управлемых колес боковые рычаги трапеции 

1l  и 3l  наклонены под углом 0  к оси балки 

переднего моста. 

 

 
 

Рис. 3. Схема рулевой трапеции 

 

Для определения передаточного отноше-

ния рулевой трапеции выполним кинема-

тический анализ. Уравнение замкнутости 

векторного контура трапеции имеет вид: 

1 2 0 3l l l l   . 

Проецируем это уравнение на оси x  и y : 

           2 2 0 3 3 1 1cos cos cosl l l l      ;      (5) 

           2 2 3 3 1 1sin sin sinl l l      .            (6) 

Возведя в квадрат уравнения (5), (6) и 

сложив их получим: 

               1 3 2 3 3sin cos 0K K K     .        (7) 

Здесь коэффициенты iK  ( i  = 1, 2, 3) яв-

ляются функциями от угла поворота 1 : 

1 1 3 12 sinK l l   ; 

 2 3 0 1 12 cosK l l l   ; 

2 2 2 2

3 0 1 2 3 1 0 12 cosK l l l l l l      . 

Уравнение (7) известно, как уравнение 

Фрейденштейна [13]. Используя универсаль-

ную тригонометрическую подстановку:  

3tan
2

x


 ,   3 2

2
sin

1

x

x
 


,   

2

3 2

1
cos

1

x

x


 


, 

уравнение (7) можно привести к квадрат-ному 

уравнению относительно переменной x : 

   2

3 2 1 2 32 0K K x K x K K     . 

Решение этого уравнения дает следующее 

выражение для вычисления 3  в зависимос-

ти от 1 : 

2 2 2

1 1 2 3

3

3 2

2arctg
K K K K

K K

   
 


. 

Разделив (6) на (5) можно получить выра-

жение для вычисления угла поворота 2  по-

перечной тяги рулевой трапеции: 

1 1 3 3
2

0 3 3 1 1

sin sin
arctg

cos cos

l l

l l l

  
 

   
. 

Чтобы найти угловую скорость бокового 

рычага 3l  уравнения (5) и (6) были продиф-

ференцированы по времени и решены 

относительно неизвестной 3 . В результате 

получено выражение для вычисления угло-

вой скорости: 

 
 

1 2 1

3 1

3 2 3

sin

sin

l

l

  
  

  
. 

Углы поворота левого 1w  и правого 2w  

управляемого колеса связаны с углами пово-

рота звеньев боковых рычагов трапеции вы-

ражениями: 

1 1 0w    ,… 2 3 0 180w      . 

Передаточное отношение рулевой трапе-

ции: 

     
 
 

3 2 31 1 32

2 3 1 2 1 12

sin

sin

w
st

w

l h
u

l h

   
   
    

,     (8) 

где 12h , 32h  – длины перпендикуляров, опу-

щенных от оси поворота колес на ось попе-

речной тяги 2l  трапеции. 

График на рис. 4 построен по формуле (8) 

при следующих параметрах рулевой трапе-

ции: 0l  = 1,893 м; 1l  = 3l  = 0,289 м; 2l  = 1,724 

м; 0  = 73

 Можно заметить, что передаточ-

ное отношение изменяется в 2,7 раза при по- 
 

 
Рис. 4. Зависимость передаточного               

отношения рулевой трапеции от угла             

поворота левого управляемого колеса 
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вороте управляемых колес от одного упора к 

другому; при повороте вправо оно уменьша-

ется, а влево возрастает. В нейтральном по-

ложении управляемых колес передаточное 

отношение равно единице. 

Модель шины. Чтобы повернуть колеса 

стоящего автомобиля водителю необходимо 

преодолеть сопротивление со стороны 

дороги. Ключевую роль в величине этого 

сопротивления играет момент, вызванный 

скольжением шин по дорожному покрытию. 

Другие факторы, такие как сопротивление 

качению колес вокруг шкворней и сопро-

тивление подъему передней оси автомобиля 

из-за углов установки шкворней, вносят 

незначительный вклад в общее сопротив-

ление повороту колес и ими можно пренеб-

речь [14]. 

Для описания поведения шины 

использована модель, предложенная в работе 

[15]. Она отражает зависимость между углом 

поворота колеса и моментом сопротивления 

повороту, учитывая при этом явление 

гистерезиса. Модель включает уравнения: 

              z w wM c  ;     

0

t

w wdt   ;          (9) 

   

   

2

max

, если sgn sgn ;

1 ,

если sgn sgn ;

w w w

z
w w

w w

M

M

   

 
    
  


  


1,5

max

2

3

w

w

G
M

p






, 

где zM  – момент сопротивления повороту 

колеса; wc  – коэффициент крутильной жест-

кости шины; w  – деформация шины колеса; 

w  – скорость поворота колеса; maxM  – 

максимальный момент сопротивления сколь-

жению шины по дорожному покрытию [14]; 

  – коэффициент сцепления шины с доро-

гой; wG  – вертикальная статическая нагруз-

ка на колесо; wp  – давление воздуха в шине. 

Коэффициент крутильной жесткости шины 

maxw wsc M  , 

где ws  – угол поворота колеса, соответству-

ющий началу скольжения шины. 

На рис. 5 показан график, построенный 

по уравнению (9) при   = 0,7; wG = 25000 H, 

. wp  = 7,310
5
 Па; ws  = 4 град.; 

w  = 1,5 

град/c. На графике видна петля гистерезиса 

момента сопротивления при циклическом из-

менении угла поворота колеса. 
 

 
Рис. 5. Зависимость момента сопротивления 

от угла поворота колеса 

 

Модель поворота колес автомобиля. 

Управляемые колеса совершают вращатель-

ное движение вокруг осей шкворней под 

действием приложенных сил. Дифференци-

альные уравнения вращательного движения 

колес имеют вид: 

1 1 1 12 1w w w w dl sa lr zJ b F h F h M      ; 

2 2 2 32 2w w w w lr zJ b F h M     ; 

1 1

p p

dl dl pa sa w dl pa sa w

s s

x x
F c h h b h h

r r

   
        

   
; 

   12 1 32 2 12 1 32 2lr lr w w lr w wF c h h b h h        ; 

 0 1cossa sa wh l   , 

где sah  – плечо силы dlF  относительно оси 

шкворня левого колеса; lrF  – усилие в попе-

речной тяге рулевого привода; sal  – длина 

рычага поворотной цапфы; dlc  – жесткость 

продольной тяги рулевого привода; dlb  – ко-

эффициент демпфирования в продольной тя-

ге; lrc  – жесткость поперечной тяги рулевого 

привода; lrb  – коэффициент демпфирования 

в поперечной тяге; wb  – коэффициент демп-
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фирования в шине; 0  – угол наклона рычага 

поворотной цапфы к оси балки переднего 

моста в нейтральном положении колес. 

 

3. Результаты моделирования 

 

Для проверки работоспособности модели, 

был проведен вычислительный эксперимент, 

в ходе которого управляемые колёса стоя-

щего автомобиля поворачивались под воз-

действием синусоидального сигнала ампли-

тудой 360° и частотой 0,25 Гц, прикладыва-

емого к рулевому колесу. Такой режим рабо-

ты рулевого управления характерен для пар-

ковочных маневров автомобиля. Решение 

дифференциальных уравнений модели вы-

полнено в среде Matlab/Simulink. При моде-

лировании использовались параметры, близ-

кие к характеристикам грузовых автомо-

билей с вертикальной нагрузкой на управля-

емый мост в диапазоне 40–50 кН. 

Значения параметров механической под-

системы рулевого управления: rvJ  = 0,0015 

кгм
2
; sJ  = 0,0055 кгм

2
; aJ  = 0,042 кгм

2
; 

1,2wJ  = 1,684 кгм
2
; 

pm  = 3,76 кг; cс  = 42079 

Hм/рад; cb  = 0,0653 Hмc/рад; tс  = 143,2 

Hм/рад; tb = 0,0164 Hмc/рад; b  = 0,0184 

Hмc/рад; sp  = 0,018 м; sr  = 0,0675 м; 
pb  = 

2296,504 Hc/м; cF  = 18 H. 

Значения параметров гидравлической 

подсистемы рулевого управления: aA  = 

6,787810
-3

 м
2
; bA  = 7,853910

-3
 м

2
; 0E  = 

1,410
9
 Па; 

1,3hE  = 710
10

 Па; 2hE  = 0,510
9
 Па; 

  = 860 кг/м
3
; dС  = 0,63; 1hl  = 0,58 м; 1hd  = 

0,010 м; 2hl  = 0,3 м; 2hd  = 0,010 м; 3hl  = 0,12 м; 

3hd  = 0,010 м; 
1,3ht  = 0,0015 м; 2ht  = 0,004 м; 

stq  = 1,666710
-4

 м
3
/c; pk   1,666710

-12
 

м
5
/cПа; 1sp  10 МПа; 2sp 10,5 МПа; 1sq  = 

1,510
-4

 м
3
/c 0aV  = 2,715·10

–4
 м

3
; 0bV  = 

3,142·10
–4

 м
3
; ar  = 0,5%; n  = 1,4; 0p  = 10

5
 Па.  

Результаты моделирования представлены 

на рис. 6. В начальный момент времени 

рулевое колесо находится в нейтральном по-

ложении и жидкость от насоса подается 

через дросселирующий распределитель в 

рабочие полости гидроцилиндра. Из-за раз-

ницы в площадях ( b aA A ), поршень дви-

жется вправо до тех пор, пока не установится 

равновесие сил давления жидкости, дейст-

вующих на него. В этом состоянии торсион-

ный вал закручен на угол t  = 0,02944°, про-

ходные сечения дросселей распределителя 

составляют 1,3A  = 1,012410
-5

 м
2
 и 

2,4A  = 9,7599310
-6

 м
2
, разность давлений в 

рабочих полостях цилиндра a bp p p    = 

5569,68 Па, давление на входе распределите-

ля tp  = 1,518410
5
 Па, управляемые колеса 

находятся в нейтральном положении. 

В течение интервала времени 1 5t   с 

рулевое колесо поворачивается вправо на 

360°. При этом из-за возникшего соп-

ротивления повороту управляемых колес, 

торсион распределителя начинает закручи-

ваться. По мере закручивания торсиона дрос-

сели 1,3A  распределителя открываются (их 

площади увеличиваются), в то время как 

дроссели 2,4A  закрываются (их площади 

уменьшаются). Через дроссель 3A  рабочая 

жидкость с расходом 3q  поступает в штоко-

вую полость гидроцилиндра, а через дрос-

сель 1A  вытекает из поршневой полости с 

расходом 1q . В результате на поршне возни-

кает разность давлений p , определяемая 

деформацией торсиона, что приводит к пе-

ремещению поршня и повороту управляе-

мых колес вправо. Можно заметить, что пе-

ремещение поршня px  и углы поворота 

управляемых колес 1,2w  изменяются про-

порционально углу поворота рулевого коле-

са c , что свидетельствует о правильности 

отражения моделью кинематического сле-

дящего действия усилителя. График разно-

сти давлений на поршне p  имеет форму 

близкую к синусоидальному командному 

сигналу. Давление насоса sp  определяется 

величиной момента сопротивления повороту 

колес 1,2rM . 
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Рис. 6. Графики изменения фазовых переменных модели во времени: a) – углы поворота    

рулевого колеса и управляемых колес; б) – давления в гидросистеме; в) – перемещение и 

скорость поршня гидроцилиндра; г) – расходы жидкости в напорной гидролинии и                

регулируемых дросселях распределителя; д) – моменты сопротивления повороту                 

управляемых колес и крутящий момент на рулевом колесе; e) – угол закручивания            

торсионного вала и площади проходных сечений регулируемых дросселей распределителя 

 

Когда рулевое колесо возвращается в 

нейтральное положение (интервал времени 

5 9t   с) угол закручивания торсиона t  

постепенно уменьшается вплоть до нуля, и 

начиная с момента времени t   6,71 с, он за-

кручивается в противоположную сторону. 

Со сменой знака деформации торсиона 

поршневая полость гидроцилиндра подклю-

чается к напорной магистрали, а штоковая – 

к сливной, и поршень в момент времени 

t   9 с возвращается в положение, соответ-

ствующее нейтральному положению управ-

ляемых колес. 

В течение интервала времени 9 17t   с 

рулевое колесо поворачивается влево на 360° 

и затем возвращается в нейтральное положе-

ние. В этом случае графики изменения фазо-

вых переменных модели аналогичны тем, 

что наблюдаются при повороте рулевого ко-

леса вправо. Единственное отличие заключа-

ется в том, что при повороте влево макси-

мальный уровень давления насоса ниже по 

сравнению с поворотом вправо из-за более 

высокого уровня передаточного отношения 

рулевой трапеции. 
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В момент остановки рулевого колеса 

( 18t   с ) торсионный вал находится в за-

крученном состоянии, а гидроцилиндр про-

должает поворачивать управляемые колеса. 

Этот поворот колес передается через попе-

речную тягу, вал сошки и шарико-винтовую 

передачу на гильзу распределителя, которая 

поворачивается в сторону нейтрального по-

ложения относительно золотника. Это видно 

по уменьшению угла закручивания торсиона 

с t  = 4,761° до t  = 4,519° на рис. 6, е. 

Уменьшение угла закручивания торсиона 

продолжается до тех пор пока в рабочих по-

лостях гидроцилиндра не установится раз-

ность давлений, достаточная для уравнове-

шивания момента сопротивления повороту 

колес. В этот момент управляемые колеса 

останавливаются. Это демонстрирует кине-

матическое следящее действие гидроусили-

теля, позволяющее поворачивать управляе-

мые колеса на требуемый угол и удерживать 

их в нужном положении. 

 

4. Заключение 

 

Разработана математическая модель, опи-

сывающая процессы, происходящие в винто-

реечном рулевом механизме, гидроусилителе 

интегрального типа, насосе, напорном трубо-

проводе, роторном распределителе, рулевом 

приводе и шинах при выполнении парковоч-

ных манёвров грузового автомобиля. В моде-

ли учтены упругие и инерционные свойства 

ключевых элементов рулевой системы, а так-

же нелинейные зависимости, связанные с из-

менением проходных сечений дроссельных 

окон распределителя, кинематикой рулевой 

трапеции, сопротивлением повороту колёс и 

работой насосной установки. 

Модель предназначена для исследования 

влияния конструктивных параметров компо-

нентов рулевой системы на её динамические 

характеристики. 

Для оценки работоспособности модели 

проведено численное исследование работы 

рулевой системы при повороте управляемых 

колёс на неподвижном автомобиле с нагруз-

кой на управляемую ось 50 000 Н. В ходе 

расчётов рассматривался случай, когда води-

тель прикладывает к рулевому колесу сину-

соидальный управляющий сигнал с ампли-

тудой 360° и частотой 0,25 Гц. 

Результаты анализа подтвердили, что мо-

дель достоверно отражает как качественные, 

так и количественные характеристики рабо-

ты рулевой системы. 

На следующем этапе планируется прове-

дение натурных испытаний с последующим 

сравнением их результатов с данными моде-

лирования для оценки точности модели и 

корректировки её параметров на основе экс-

периментальных данных. 
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