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1 前 言

   汽车转向系统是实现对汽车的准确操控，保证汽车驾驶安全的关键。因此，对电

动助力转向系统的设计，必须保证其安全可靠。这就要求设计者对汽车转向原理充分

的了解，并具有扎实的机械设计理论知识。

1.1 选题背景和意义

转向系统作为汽车的非常重要的组成部分是决定汽车行驶安全的关键。如何设计

汽车的转向系统，让汽车操纵起来更加灵活方便，一直都是各汽车公司和研发单位的

重要研究项目。特别是在车辆速度越来越快、驾驶人员非职业化、车流越来越密集的

今天。如今面对驾驶层次不同的人群，如何使汽车的转向系统更人性化就显得特别重

要。汽车电动助力转向系统已经经历了机械式转向系统、液压式转向系统、电控液压

式转向系统等阶段。随着转向系统的发展、电子控制技术的不断成熟以及制造成本的

不断降低，EPS 越来越引起人们的关注，而且电动助力转向系统具有传统转向系统无

法比拟的优点，因此，电动助力转向系统快速应用到了实用领域，并在逐步的取代传

统转向系统

1.2 国内外研究现状

     1953 年，通用汽车公司率先给别克轿车装配了液压动力转向系统，液压动力转

向系统使汽车发生了巨大的转变，之后几十年不断的技术革新使液压动力转向系统不

断的发展并迅速完善，后来电控式液压助力转向系统也被开发成功。1999 年奔驰与

西门子公司联合投入巨资研发电动助力转向系统，之后 EPS 进入了飞速发展的阶段。

在国外，EPS 系统经过多年的研发已经逐步发展成熟，而在国内绝大部分的汽车上仍

在使用机械式或液压式转向系统，EPS 的研发仍很不成熟，尚处于起步阶段。

经过多年的发展，电动助力转向系统最初只能装配到前轴负荷较小微型轿车上，

经过多年的发展，前轴负荷较大的商用客车、大型轿车、货车也已逐步采用了 EPS
系统，EPS 系统的助力形式也在不断发展，从低速、转向柱助力型向全速、齿条助力

型转化。EPS 具有节能、环保等许多优点，因此，EPS 取代 HPS 将是今后汽车转向

系统发展的趋势。

1.3 主要设计工作

本文是对汽车电动助力转向系统进行设计，重点设计转向器及其控制系统。本次

设计旨在提高汽车转向系统的性能，使得汽车具有更好的操控性能，确保汽车的行驶

安全。
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2 EPS 系统工作原理及特点

2.1 EPS 系统的工作原理

电动助力转向系统的发展是以传统机械式转向系统为基础的。驾驶员可以靠电动

机产生的动力更好的进行转向操作，电动助力转向系统主要由信号传感装置(包括扭

矩传感器、转角传感器和车速传感器)，转向助力机构(电机、离合器、减速传动机构)
及电子控制装置三大部分构成。汽车点火启动后，ECU 通电开启并对 EPS 系统进行

自我检测，自我检测通过之后，继电器和离合器闭合，EPS 系统便开始工作，方向盘

转动时，通过转向轴上的转角传感器以及扭矩传感器把测得的方向盘转过的角位移和

作用在方向盘上的力矩传递给 ECU，ECU 根据这些个信号并结合车速等一系列信息，

控制电机产生正确的助力，使得汽车在最佳控制状态：汽车处于低速时，使转向力减

小，确保汽车灵活、轻便的转向，汽车处于高速时，增加适当的阻尼控制，确保方向

盘操作起来稳重、可靠。其结构示意图如下。

图 2.1 EPS 系统结构图

2.2 EPS 系统的特点

汽车助力转向系统从最初的机械式、液压式到后来的电控液压式，再到现在的电

动助力式，经过这多个阶段的发展，已经逐步解决了最初结构复杂、耗能多、不易操

控等缺点。尤其是电动助力转向系统，更能使汽车具有良好的操控性能。

　　同传统的转向系统相比，EPS 系统具有许多无可比拟的优点：耗能量少；以电力

作能源
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，绿色无污染，同时消除了噪声污染；转向跟随性强，抗干扰能力强，系统反应快，

无迟滞；回正性能增强，电机的动作由软件控制，能够及时在最大限度内调整设计参

数使其获得最好的回正性能；操纵稳定性高，系统能使车轮自动调整回正；该系统结

构简单，体积小，易安装，制造成本低。
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3  EPS 系统转向器的设计

3.1 转向器的选取

与其它形式的转向器相比，齿轮齿条式转向器具有结构简单、紧凑，转向器的质

量较小，传动效率高，可自动消除齿间间隙，体积小，制造成本低等许多优点。所以

本设计中选用齿轮齿条式转向器。齿轮齿条式转向器一转向齿轮和齿条组成，齿轮与

转向轴一体，齿条与转向横拉杆一体。

3.2 齿轮齿条式转向器的工作原理

当汽车方向盘转动时，带动与转向轴连在一起的齿轮转动，在齿轮的带动下，与

齿轮啮合的齿条来回运动，转向器齿条的动作,通过转向器齿条端头和转向拉杆端头,
传递到转向节臂上,从而使车轮转动。

3.3 齿轮齿条式转向器的设计和计算

3.3.1 确定转向系计算载荷

为了确保汽车行驶安全，组成转向系的各个零件需要有足够的强度。要验算转向

系各零件的强度，首先要确定作用在各个零件上的力。影响这些力的因素主要有转向

轴的负荷、路面的阻力以及轮胎气压等。

  想要精确地计算出这些力非常困难。因此可以用足够精确的半经验公式来计算。

（1）计算原地转向阻力矩 MR

    
p

fM R

3
1G

3


 
                            （3.1）

 

式中  f——轮胎与路面间的滑动摩擦因数（取 f=0.7）；

1G ——转向轴负荷，单位为 N（ 1G =10902.5N）；  

P——轮胎气压，单位为MPa（取 p=0.179 MPa）。

可解得

mm627826.2N
0.179

10902.5
3

0.7
p

G
3
f 33

1 RM
                    

（3.2）
 

（2）计算方向盘上的手力 Fh
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有公式   



iDL

ML
WSW

R
hF

2

12

                                         
（3.3）

式中   1L ——转向摇臂长, 单位为 mm；

RM ——原地转向阻力矩, 单位为 N·mm（ RM =627826.2 mmN  ）

2L ——转向节臂长, 单位为 mm；

SWD ——为转向盘直径,单位为 mm（ SWD =400mm）；

Iw——转向器角传动比（iw=15）； 

η+——转向器正效率（  =90%）。

因为齿轮齿条式转向传动机构没有转向摇臂和转向节臂，所以 1L 、 2L 不代入

数值。

可解得  NF
iDL

ML
WSW

R
h 7.290

%9015320
2.62782622

2

1 








             
（3.4）

（3）计算梯形臂长度 2L

轮辋直径 LWR = 16in=16×25.4=406.4mm

梯形臂长度 2L  = LWR ×0.8/2= 406.4×0.8/2=162.6mm,取 2L =160mm

（4）计算轮胎的直径 RT

20555.0  LWT RR =406.4+0.55×205=518.75mm               （3.5）

    取 TR =520mm

（5）计算转向横拉杆直径

      有公式   
][

4
a

Md R
                                       

  （3.6）
 

由 a = 2L ; mNMMPa R  83.627;216][  可解得

mmm
a

Md R 811.41021616.0
83.6274

][
4 3 




 

            
（3.7）

取 mind =15mm

（6）初步估算主动齿轮轴的直径
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mmmMnd 9.1110140
16.07.29016

][
max16 233 




 
           

（3.8）
 

][ =140MPa

取 mind =18mm

3.3.2 齿轮齿条式转向器重要零件的初步设计

1.齿条

齿条是加工有齿形的金属条，能在金属壳体内来回滑动。齿条横向运动推动或拉

动转向横拉杆，使得前轮转向，如图 3.1 所示。

图 3.1  齿条

齿条尺寸参数设计：

总长 L=767mm              直径 =30mm

齿数 2Z =20mm             法向模数 2Mn =3mm

2.齿轮

齿轮实际是一个切有齿形的轴，齿轮与齿条上的齿相互啮合。齿轮齿条上的齿既

可以是直齿也可以是斜齿。齿轮轴与转向轴相连。因此，转向盘的旋转可以使齿条横

向移动来操纵前轮。

斜齿的弯曲可以增加参与啮合的啮合齿轮的齿数。相对于直齿，斜齿运转更加平

稳，而且能传递更大的动力。

齿轮轴尺寸参数设计：

总长 L=198mm      齿宽 1B =60mm

齿数 1Z =7mm       法向模数 1Mn =3mm

螺旋角  =14°       螺旋方向：左旋

3. 转向横拉杆及其端部
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图 3.2  转向横拉杆外接头

1.横拉杆 2.锁紧螺母 3.外接头壳体 4.球头销 5.六角开槽螺母 6.球碗 7.端盖 8.梯形臂 9.开口销

如图 3.2 所示，转向横拉杆及接头的尺寸参数设计：

横拉杆总长 aL =281mm

横拉杆直径 La =15mm

螺纹长度 ML =60mm

外接头总长 WL =120mm

球头销总长 QXL =62mm

球头销螺纹公称直径 qxd =M10×1mm

外接头螺纹公称直径 wd =M12×1.5mm

内接头总长 NL =65.3mm

内接头螺纹公称直径 nd =M16×1.5mm

4.齿条间隙调整装置设计

在齿条光滑的一面安装着一个齿条导向座。调节螺塞 3 与壳体螺纹连接，齿条导

向座 1 与调节螺塞 3 间有一弹簧 2。调节螺塞 3 由锁紧螺母 4 固定。通过齿条导向座

的调节可以使齿轮、齿条间存在一定的预紧力，此预紧力能够影响转向冲击、噪声以

及反馈。
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图 3.2 齿条间隙调整装置

齿条调整装置的尺寸参数设计：

导向座外径 L =40mm

导向座高度 1B =29mm

弹簧总圈数 n =6.43mm
弹簧节距 t =7.92mm
弹簧外径D =29mm

弹簧工作高度 2H =34.59mm

螺塞螺纹公称直径 Sd =M44×2mm

螺塞高度 SH =28mm

锁止螺塞高度 SSH =10mm

转向器壳体总长/高 kk HL / =615/146.5mm

转向器壳体内/外径 wknk  / =40/56mm

5.转向传动比设计

当方向盘从一个锁点转向另一个锁点时，每只前轮约从其正前方开始转动 30°，
因此，前轮从左到右转动共计大约 60°。假如传动比是 1:1，当方向盘旋转 1°，前轮

也将转向 1°，方向盘向任一个方向转动 30°将会使得前轮从一个锁点转向另一个锁点。

这样的传动比太小，因为方向盘的一个很轻微的运动将会使车辆突然大幅度改变方向。

转向角传动比的存在必须能够使前轮转过一定角度时让方向盘需要转过更大的角度。
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15:1 的传动比是较为合理的。在这样的传动比下，每当方向盘转动 15°，前轮会

转向 1°。计算传动比时，可以将方向盘从一个锁点到另一个锁点的过程中转过的角

度除以同一时刻前轮转过的角度。

6. EPS 系统中齿轮齿条转向器的安装 
 齿轮齿条式转向器可以安装在发动机后部的前围板上或前横梁上，如图 3.4 所

示。转向器外包有橡胶隔振套，橡胶隔振套固定在前围板上或横梁上。对于齿轮齿条

式转向器的正确安装高度，应使转向横拉杆与悬架下摆臂平行安装。齿轮齿条式转向

系统更加轻便紧凑，因为系统中磨擦点的数目减少了。齿轮齿条式转向机构普遍应用

于承载式车身前轮驱动的汽车上。因为齿条与梯形臂直接连接，所以这种转向机构能

够供好更好的路感。

图 3.4 转向器的安装位置

转向器和支承托架之间安装有大的橡胶隔振垫，这些橡胶隔振衬垫能有效减少路

面的噪声、振动通过转向器传递到底盘和车厢。转向器安装在正确位置对于确保转向

横拉杆和悬架下摆臂的平行有很重要的作用。因此，为确保转向器能一直处在正确的

位置，在转向器安装位置处，前围板应做加固。

7. 齿轮齿条式转向器的设计要求  
齿轮齿条式转向器的齿轮一般采用斜齿圆柱齿轮。齿轮模数的取值范围大多处于

2～3mm 之间。主动小齿轮齿数大多数处于 5～7 个齿的范围变化内，压力角为 20°，
齿轮螺旋角的取值范围一般为 9°～15°。齿条齿数可根据当转向轮达到最大偏转角时，

齿条移动行程可达到的值来确定。此外，设计时还要验算齿轮的接触强度和抗弯强度。
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为减轻质量，壳体一般采用铝合金压铸。主动小齿轮用 15CrNi6 或 16MnCr5 材

料制造，而齿条制造材料为 45 钢。

3.3.3 齿条和齿轮轴的设计计算

1.齿轮材料、热处理方式的选择及许用应力的计算

(1) 选择材料和热处理方式

小齿轮选用 16MnCr5    采用渗碳淬火，齿面硬度 56-62HRC；
大齿轮选用 45 钢       采用表面淬火，齿面硬度 56-56HRC。
(2)许用应力的确定

   
Hmin

Nlim

S
Z][ H

H


                            （3.9）

 
Fmin

NSTlim

S
YY

][ F
F


 

                      （3.10）

a)确定 limH 和 limF
               

MPaH 15001lim 

MPaH 13002lim 

MPaF 4251lim 

MPaF 3752lim 

b) 应力循环次数 N 的计算，寿命系数 NZ 、 NY 的确定。

  2
7

11 1016.23008101516060 NtanN               （3.11）

32.11 NZ  21 1 NN YY 

c) 许用应力的计算

取 1min HS      4.1min FS  则有  

Hmin

N11lim
1 S

Z
][ H

H


  = MPa1980
1

32.11500




                  （3.12）

Hmin

N22lim
2 S

Z
][ H

H


  = MPa1716
1

32.11300




               （3.13）

应力修正系数 2STY 则
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Fmin

N1ST1lim
1 S

YY
][ F

F


  = MPa14.607
4.1

12425




             （3.14）

Fmin

N2ST2lim
2 S

YY
][ F

F


  = MPa7.535
4.1

12375




              （3.15）

2. 齿轮基本参数以及主要尺寸的初步确定

(1) 齿轮类型的选择

由齿轮传动的工作条件确定传动方案为斜齿圆柱齿轮与斜齿齿条相啮合。

(2) 齿轮传动精度等级的选择

选用 7 级精度

(3) 初选参数

初选参数为 4.1tK ，  14 ， 1Z =8 ， 2Z =20， d =0.8， Y =0.7， Y =0.89

按当量齿数 76.814cos/8cos/ 33  ZZV ， 6.51 FSY

(4) 齿轮模数 nm 的初步计算

有转矩 1T 290.7×0.16=46.51 mN  =46510 mmN 

根据闭式硬齿面传动，可按齿根弯曲疲劳强度设计。

可得    

               3
2

1

2
1

][
cos2

F

FS

d

t
nt

Y
Z

YYTK
m


  

                         （3.16）

= 3
2

2

14.607
6.5

88.0
89.07.014cos465104.12






=2.396 mm
(5) 载荷系数K 的确定

取 AK =1，由

sm
nzmnt

t /0155.0
cos100060

11 






 ,                       （3.17）

1vZ /100=0.00124, VK =1；对称布置，取 K =1.06；

取 K =1.3

则有  KKKKK VA  =1×1×1.06×1.3=1.378



济南大学毕业设计

12

(6) 法向模数的修正

3
t

ntn K
Kmm  =2.396× 3

4.1
378.1 =2.383                 （3.18）

取标准值  nm =3 mm

3.确定齿轮传动的主要参数及几何尺寸

(1) 分度圆直径 d

cos
1

1
zm

d n =



14cos
83 =24.73 mm                 （3.19）

(2) 齿顶圆直径 1ad

hadd a 21  =24.73+2  Xnhm ann 

                （3.20） 

=24.73+2×3(1+0)=30.73 mm

(3) 齿根圆直径 fd

ff hdd 21  =24.73-2  XnChm nann  

              （3.21）

=24.73-2×3×1.25=17.23 mm
(4) 齿宽b

1db d =0.8×24.73=19.784 mm                    （3.22）

由于相互啮合齿轮的基圆齿距须相等，即 21 bb PP  。

而有齿轮法面基圆齿距为 111 cos nb mP 

齿条法面基圆齿距为 222 cos nb mP 

所以取齿条法向模数 2nm =3

(5) 齿条齿顶高 2ha

 Xnhmha ann  
2 =3×(1+0)=3 mm                  （3.23）

(6) 齿条齿根高 2fh

 XnChmh nannf  
2 =3(1+0.25-0)=3.75 mm          （3.24）

(7) 法面齿距 2nS

  nnn mXnS  tan22/2  =4.7 mm              （3.25）
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以上内容仅为本文档的试下载部分，为可阅读页数的一半内容。如

要下载或阅读全文，请访问：

https://d.book118.com/548025130120006073

https://d.book118.com/548025130120006073

