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Аннотация  
Представлена математическая модель, описывающая физические свойства и поведение основных 

компонентов рулевого управления грузового автомобиля: рулевой колонки, винтореечного рулевого 
механизма, гидроусилителя интегрального типа с роторным распределителем, рулевого привода, 
управляемых колес, гидронасоса, трубопроводов. Модель предназначена для исследования совместного 
влияния параметров механических и гидравлических компонентов рулевого управления на динамические 
характеристики автомобиля. Результаты моделирования показывают, что предложенная модель адекватно 
воспроизводит как качественные, так и количественные аспекты функционирования системы рулевого 
управления автомобиля с гидроусилителем. 
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Введение 
 

Гидроусилители играют важную 
роль в обеспечении эффективного и 
комфортного управления грузовыми 
автомобилями. Они существенно сни-
жают усилия, которые водителю необхо-
димо приложить к рулевому колесу при 
маневрировании и поворотах транс-
портного средства, особенно на низких 
скоростях. 

Вопросы математического модели-
рования гидроусилителей были рас-
смотрены во многих работах. Например, 
в [1] была разработана модель системы 
рулевого управления с гидроусилителем 
интегрального типа для прогнозирова-
ния крутящего момента на рулевом ко-
лесе грузового автомобиля. В [2] была 
описана модель рулевого управления 

для изучения времени срабатывания, 
плавности включения и устойчивости 
работы гидроусилителя. В [3] предло-
жена имитационная модель криволи-
нейного движения грузового автомобиля 
с учетом динамики винтореечного 
рулевого механизма и гидроусилителя, 
которая использовалась для разработки 
алгоритма функционирования контрол-
лера системы управления поперечной 
устойчивостью автомобиля. 

В этих и других исследованиях 
обычно не учитывается динамическая 
роль рулевого привода, т. к. его переда-
точное отношение принимается пос-
тоянным, хотя в реальности оно может 
изменяться до двух раз, например, при 
повороте колес от упора до упора. Это 
означает, что вклад рулевого привода в 
отклик автомобиля на поворот рулевого 
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колеса не учитывается должным образом 
при моделировании. 

Целью работы  является разработка 
математической модели для исследо-
вания совместного влияния параметров 
рулевого привода и гидроусилителя 
интегрального типа с роторным расп-
ределителем на динамические характе-
ристики автомобиля. 

 
Моделирование механической 

подсистемы рулевого управления 
 

Схематизация физических свойств 
механических компонентов системы 
(рис. 1, а) выполнена с помощью метода 
сосредоточенных масс с учетом следую-
щих допущений: продольная и попереч-
ная тяги рулевого привода считаются 
абсолютно жесткими; масса рулевых тяг 
не учитывается из-за их малости по 
сравнению с массами колес; отсутст-
вуют зазоры в зацеплении «винт – шари-
ковая гайка – рейка – зубчатый сектор»; 
не учитывается эффект упругого гисте-
резиса момента сопротивления при 
циклическом изменении угла поворота 
колес; кинематика поворота колес удов-
летворяет принципу Аккермана, соглас-
но которому колеса при повороте опи-
сывают дуги окружностей разного ра-
диуса с общим центром, а углы поворота 
колес связаны соотношением [4] 

 

0ctg ctge i

l

L
    ,             (1) 

 

где e , i  – углы поворота внешнего и 

внутреннего колеса по отношению к 
центру поворота соответственно;  

0l  – расстояние между осями шкворней 

поворотных цапф управляемых колес;  
L  – база автомобиля. 

Динамическая модель содержит 
шесть сосредоточенных масс, пять из 
которых – это массы вращательного 
движения vJ , sJ , aJ , 1wJ , 2wJ , пред-

ставляющие собой моменты инерции 
роторного золотника, рулевого винта, 

рулевой сошки, управляемых колес 
соответственно и одна масса поступа-
тельного движения pm  – масса поршня 

гидроцилиндра. Движение сосредото-
ченных масс подчиняется четырем 
голономным связям. Уравнения голо-
номных связей между различными ком-
понентами рулевого управления задают-
ся следующим образом. Угол поворота 
рулевого винта s  связан с перемеще-

нием поршня гидроцилиндра px  урав-

нением 
 

s p spx u  ,                     (2) 

 
где spu  – передаточное отношение пере-

дачи «винт – шариковая гайка», 
2sp su p   (здесь sp  – шаг винта руле-

вого механизма).  
Перемещение поршня гидроци-

линдра связано с углом поворота ру-
левой сошки a  уравнением 

 

p a sx r  ,                        (3) 
 

где sr  – радиус делительной окружности 

зубчатого сектора вала сошки. 
Угол поворота вала сошки связан с 

углом поворота левого колеса 1w  

уравнением 
 

1a w awu   ,                     (4) 

 
где awu  – передаточное отношение 

участка рулевого привода от рулевой 
сошки к шкворню левого колеса.  

Углы поворота левого 1w  и пра-

вого 2w  колес связаны уравнением 
 

1 2w w stu   ,                   (5) 
 

где stu  – передаточное отношение ру-

левой трапеции. 
Рассматриваемая система имеет 
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две степени свободы (разность между 
числом сосредоточенных масс и числом 
уравнений голономных связей). В ка-
честве обобщенных координат выберем 
угол поворота роторного золотника v   

и перемещение поршня гидроцилинд- 
ра px  и воспользуемся уравнениями Лаг-

ранжа второго рода для вывода урав-
нений движения системы: 

 

v v v v

d T T U F
Q

dt 

    
          ; 

 

x
p p p p

d T T U F
Q

dt x x x x

    
          

,    (6) 

 
где T  – кинетическая энергия системы; 
U  – потенциальная энергия системы;  
F  – диссипативная функция Релея;  
Q , xQ  – обобщенные силы. 

 
 

 
 

Рис. 1. Динамическая модель рулевого управления: а – винтореечный рулевой механизм с гидроусилителем 
интегрального типа и роторным распределителем; б – геометрия дроссельных окон роторного распределителя; 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  

 
 

Кинетическая энергия системы 
определяется как сумма кинетических 

энергий сосредоточенных масс, 
входящих в систему: 
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 2 2 2 2 2 2
1 1 2 20,5 v v s s p p a a w w w wT J J m x J J J               .                              (7) 

 
Потенциальная энергия системы 

равна сумме потенциальных энергий 
упругих звеньев: 

 
2 20,5 ( ) ( )c c v t v sU c c          ,   (8) 

 

где c  – угол поворота рулевого колеса; 

cc  – коэффициент жесткости вала ру-

левой колонки; tc  – коэффициент жест-

кости торсионного вала распределителя. 
Диссипативная функция Релея 

учитывает потери энергии в диссипа-
тивных элементах: 

 
2 2 2 20,5 ( ) ( )c c v t v s v v p pF b b b b x            

      ,                                  (9) 

 

где cb  – коэффициент диссипации энер-

гии в рулевой колонке; tb  – коэффициент 

диссипации энергии в торсионе; vb  – ко-

эффициент вязкого трения роторного 
золотника о стенки гильзы; pb  – коэф-

фициент вязкого трения поршня о 
стенки цилиндра. 

Выразив углы поворота сосредото-

ченных масс s , a , 1w , 2w  через 

обобщенные координаты v , px  с по-

мощью уравнений (2)–(5) и подставив 
полученные зависимости в форму- 
лы (7)–(9), получим выражения кине-
тической энергии, потенциальной энер-
гии и диссипативной функции Релея в 
обобщенных координатах 

 

 2 2( , ) 0,5v p v v r pT x J m x      ;                                           (10) 

 
2 2( , ) 0,5 ( ) ( )v p c c v t v p spU x c c x u          ;                               (11) 

 
2 2 2 2( , ) 0,5 ( ) ( )v p c c v t v p sp v v p pF x b b x u b b x            

       ,                    (12) 

 
где rm  – приведенная к поршню масса 

подвижных частей механической 
системы: 
 

2 1 2
2 2 2 2 2 2
a w w

r p s sp
s s aw s aw st

J J J
m m J u

r r u r u u
     . (13) 

Выражения для расчета обобщен-
ных сил найдем из условия равенства 
элементарных работ, совершаемых эти-
ми силами, работе всех внешних сил, 
приложенных к сосредоточенным 
массам: 

 

1 1 1 2 2 2sgn( ) sgn( ) sgn( )v x p h p p fr p p r w w r w wQ Q x p A x F x x M M               ,      (14) 

 

где hp  – разность давлений в рабочих 

камерах гидроцилиндра, h a bp p p   ;  

pA  – площадь поршня; frF  – сила сухого 

трения поршня о стенки гидроци- 
линдра; 1rM , 2rM  – моменты сопротив-

ления повороту левого и правого колеса 

соответственно; v , px  – вариации 

обобщенных координат; 1w , 2w  – 

возможные перемещения управляе- 
мых колес. 

Из уравнений (3)–(5) находим 
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1
p

w
s aw

x

r u


  ;   2

p
w

s aw st

x

r u u


  .    (15) 

 

Подстановка выражений для 1w , 

2w  в равенство (14) дает 

0Q  ;             
1 2 sgn( )r r st

x h p fr p
s aw

M M u
Q p A F x

ru
     

 
 .                    (16) 

 
При проектировании рулевого уп-

равления инженеры стремятся поддер-
живать постоянным и близким к единице 
передаточное отношение участка руле-
вого привода от сошки к шкворню ле-
вого колеса, чтобы кинематика поворота 
колес определялась исключительно ру-
левой трапецией. Поэтому значение awu  

в расчетах принималось равным 
единице. 

Передаточное отношение рулевой 

трапеции 1 2st w wu      определялось по 

формуле (17), полученной дифференци-
рованием выражения (1) по времени. 
При этом учитывалось, что в случае 
поворота колес вправо 1e w   , 2i w   , 

влево – 2e w   , 1i w    и что 

1 ( )w p s awx ru  : 

 

 
 

 

2

0

2

1 ctg ( )
, 0;

1 ctg ( )

1, 0.

p s aw

p
st p p s aw

p

x r u l L
x

u x x r u

x

      





                               (17) 

 
В этой формуле принимается знак 

«минус» при повороте колес вправо от 
нейтрального положения и знак «плюс» 
при повороте колес влево. 

Момент сопротивления повороту 
управляемого колеса от нейтрального 

положения при стоящем на месте 
автомобиле рассчитывался по формуле, 
согласно [4], адаптированной для 
использования в области малых углов 
поворота колеса: 

 

   0,14 sin actg( ) th 2r w fr rs wt sa w w wsM G r f r l             ,            (18) 

 

где wG  – вертикальная статическая 

нагрузка на колесо;   – коэффициент 

сцепления шины с дорогой; frr  – сво-

бодный радиус колеса без нагрузки;  

rsf  – коэффициент сопротивления каче-

нию колеса; wtr  – радиус обкатки колеса; 

sal  – длина поворотной цапфы колеса;   

  – угол поперечного наклона шкворня; 
  – угол продольного наклона шкворня; 

w  – угол поворота колеса; ws  – пара-

метр, задающий темп нарастания мо-
мента сопротивления при малых углах 
поворота колеса.  

В этой формуле принимается  
знак «плюс» для внутреннего колеса по 
отношению к центру поворота и  
знак «минус» для внешнего колеса. 

Выполнив дифференцирование  
в (6), получим уравнения динамики ме-
ханической подсистемы рулевого 
управления 

 

c tJ b M M         ;                                                 (19) 
  

9



Вестник  Белорусско-Российского университета. 2024. № 2(83) 
____________________________________________________________________________________________________ 

Машиностроение 

 

1 22 ( )1
sgn( )

2
r r st pr

r p p p p t sp h p fr p
p s aw

M M u xdm
m x b x x M u p A F x

dx r u

 
       

 
    ,       (20) 

 

где cM , tM  – крутящие моменты на 

валу рулевой колонки и торсионном валу 
распределителя: 
 

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

( ) ( )t t p sp t p spM c x u b x u        . (21) 

Производная 

2 2
2 2
2 3 3

1

2
2 0 2 1 2

4 ( 1)

( / )( 1) ,

wr

p s aw

Jdm

dx r u

l L

 
 



       
    

(22) 

 
где  

2
1 2 0( / ) 1l L    ; 

 

 2 ctg ( )p s awx r u  .         (23) 

 
Моделирование гидравлической 
подсистемы рулевого управления 

 
Гидроусилитель руля включает в 

себя три основных компонента: насос, 
роторный распределитель и гидроци-
линдр (см. рис. 1, а). Максимальный угол 
поворота золотника распределителя 
ограничивается ограничителем 6. На 
цилиндрических поверхностях золот-
ника и гильзы выполнены продольные 

пазы, образующие 12 пар рабочих 
кромок. Секция из последовательно рас-
положенных окон is , 1, ,4i   , образует 

дросселирующий распределитель. Три 
таких распределителя работают па-
раллельно, их внешние линии соединены 
с рабочими полостями гидроцилиндра, 
напорной магистралью насоса и 
гидробаком. 

Чтобы обеспечить высокую чувст-
вительность автомобиля к повороту ру-
левого колеса и избежать возниковения 
высочастотных пульсаций давления в 
гидросистеме, характеристики измене-
ния площадей проходных сечений дрос-
сельных окон распределителя делают 
нелинейными [5–7]. В данной работе 
нелинейность характеристик достигнута 
за счет двух прямоугольных насечек 
длиной el  и шириной ew  , выполненных 

на зубе золотника (рис. 1, б). При вра-
щении золотника относительно гильзы 
ширина sw  дроссельного окна посте-

пенно уменьшается, и после определен-
ного угла поворота золотника окно 
полностью закрывается, при этом прямо-
угольная насечка становится единст-
венной открытой областью.  

Площади проходных сечений дрос-
сельных окон при повороте золотника по 
часовой стрелке рассчитывались по 
следующим формулам: 

 

  max

1,3

max max

( ) , 0 ;

( ) , ;

s v vs s e e vs vs

vs

s v vs s e e vs

w r l l w
s

w r l l w

        
     

                            (24) 

 

   
1

2,4 1 1 max

max

( ) , 0 ;

( ) , ;

, ,

s v vs s e e vs vs

vs e v vs vs e l vs vs vs

l vs vs

w r l l w

s w r l A

A

      


           


  

                 (25) 
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где vr  – радиус золотника; sl , sw  – длина 

и ширина дроссельного окна распреде-
лителя; vs  – угол рассогласования 

золотника и гильзы: vs  = v s  ;  

maxvs  – максимальный угол рассог-

ласования золотника и гильзы; 1vs  – угол 

рассогласования, при котором дроссель-
ное окно 2,4s  закрывается; lA  – площадь 

утечек при закрытом дроссельном окне. 
Гидравлическая часть распреде-

лителя представлена в виде гидрав-
лического моста из четырех дросселей 
переменного сечения iA , в одну диа-

гональ которого подключен гидро-
цилиндр, а в другую – источник питания 
и гидробак (см. рис. 1). Гидросистема 
разделена узлами на отдельные участки. 
Участок sp – pp  моделирует напорную 

гидролинию распределителя, а участок 

tp  – гидробак – сливную гидролинию 

распределителя. Напорная и сливная 
гидролинии имеют относительно 
небольшую длину, поэтому они рассмат-
ривались как объекты с сосредоточен-
ными параметрами. На рис. 1, а сим-
волами 1,2hm , 1,2hV , 1,2hr  обозначены 

масса жидкости, объем жидкости и гид-
равлическое сопротивление гидролинии 
соответственно. 

Допущения, принятые при модели-
ровании: жидкость сжимаема; насос яв-
ляется идеальным источником потока; 
гидролинии, соединяющие распредели-
тель с гидроцилиндром, короткие, поэ-
тому потерями давления в этих гидро-
линиях и их динамикой пренебрегаем; 
коэффициент расхода жидкости через 
золотник постоянен; гидродинамичес-
кие силы, действующие на золотник, 
пренебрежимо малы; внешние и внут-
ренние утечки жидкости из рабочих 
полостей гидроцилиндра отсутствуют; 
кинематическая вязкость, плотность 
рабочей жидкости, количество нерасво-
ренного воздуха не изменяются. 

Динамика гидросистемы рулевого 

управления описывалась уравнениями 
 

1
1

1

)
0,5

(h

h

s
f h

dp
q

E

V
q

dt
  ;         (26) 
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h
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V
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q q q

dt
   ;   (27) 

 

2
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2 ( )ht
h

h
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V

p
q q q

dt

E
   ;     (28) 

 

3
0

3
4( )a

p p
a p p

hdp
q q A x

dt V A

E

x
  


 ; (29) 

 

3
2 1

0

( )b
p p

b p p

hdp
A x q q

dt V A

E

x
  


 ;  (30) 

 

 
2

1 1
1 1 1

1

h h
s p h h h

h

dq A
p p r q q

dt m
   ;   (31) 

 

 
2

2 2
2 2 2

2

h h
t h h h

h

dq A
p r q q

dt m
  ,     (32) 

 
где hkE , k  = 1 , , 3 – эффективный 

модуль объемной упругости жидкости; 

0aV , 0bV  – объемы жидкости в рабочих 

полостях гидроцилиндра в среднем 
положении поршня; sp , pp , tp , ap ,  

bp  – давления в узлах гидравлической 

схемы; sc , pc , tc , ac , bc  – 

коэффициенты жесткости жидкости, 
сосредоточенной в узлах; 1hq , 2hq  – 

расходы жидкости в напорной и сливной 
гидролинии распределителя; fq  – 

подача насоса;  

iq , 1, ,4i    – расход жидкости через 

регулируемый дроссель iA  распредели-

теля; 1hA , 2hA  – площади поперечного 

сечения напорной и сливной 
гидролинии. 

Уравнения (26)–(30) описывают, 
как изменяются давления в узлах 
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гидросистемы, и по своей сути являются 
уравнениями непрерывности потока 
жидкости в узлах. Уравнения (31) и (32) 
описывают динамику расхода жидкости 
в напорной и сливной гидролиниях на 
основе уравнения Бернулли. 

Эффективный модуль объемной 
упругости жидкости вычислялся по 
формуле [8] 

 
1

1 hk
hk

f ck ck

d
E

E t E


 

   
 

,       (33) 

 

где fE  – модуль объемной упругости 

газожидкостной смеси; hkd , ckt ,  

ckE  – внутренний диаметр, толщина 

стенки, модуль объемной упругости 
материала стенки гидролинии/гидро-
цилиндра соответственно. 

Модуль объемной упругости газо-
жидкостной смеси [7] 

 
1

0
0

0 0

n n

a
f a

p p r E
E E r

p p np


      

       
       

,   (34) 

 

где 0E  – модуль объемной упругости 

жидкости; p  – давление жидкости;  

0p  – атмосферное давление; n  – пока-

затель политропы; ar  – процент нераст-

воренного воздуха в жидкости. 
Коэффициент гидравлического 

сопротивления гидролинии [8] 
 

1,2
1,2 1,22

1,2 1,22
h

h h
h h

l
r

A d

 
    

 
 ,   (35) 

 
где   – плотность рабочей жидкости;  
  – коэффициент потерь на трение по 
длине гидролинии; 1,2hl  – длина гид-

ролинии; 1,2h  – сумма коэффициен-

тов местных сопротивлений гидролинии. 
Коэффициент потерь на трение 

рассчитывался по формуле (36) в зави-
симости от значения числа Рейнольд- 
са Re , определяющего режим течения 
жидкости в гидролинии. Re 2000  
соответствует ламинарному режиму, 
Re 4000  – турбулентному режиму,  
2000 Re 4000   – течению потока жид-
кости в  переходной зоне [10]. 

 

6

0,25

64 Re, Re 2000;

0,0242 3,9 10 Re, 2000 Re 4000;

0,3164 Re , Re 4000.




     
 

                        (36) 

 
Расход жидкости через регули-

руемый дроссель iA  распределителя 

 

 ( ) 2 sgni d i vs i iq С A p p     ,       (37) 

 

где dС  – коэффициент расхода рабочей 

жидкости; ip  – разность давлений на 

дросселе. Площадь проходного сечения 

дросселя    3i vs i vsA s   . 

 
   
 

Результаты моделирования  
и их анализ 

 
На рис. 2 приведены графики, 

построенные на основе результатов 
решения системы уравнений (19), (20),  
(26)–(32) в среде Matlab/Simulink для 
случая поворота рулевого колеса от 
нейтрального положения 0°  +360°  
0°  –360°  0° с угловой скоростью 
6,28 рад/с на неподвижном автомобиле.  
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Положительные значения указывают на 
поворот вправо, а отрицательные – на 
поворот влево. Зависимость угла пово-
рота рулевого колеса от времени 

( )c f t   описывалась кусочно-линей-

ной функцией. В модели использовались 
параметры, близкие по значению к 
грузовым автомобилям. 

Значения параметров механичес-
кой подсистемы рулевого управления: 

rvJ  = 0,0015 кгм2; sJ  = 0,0055 кгм2;  

aJ  = 0,042 кгм2; 1,2wJ  = 1,684 кгм2;  

pm  = 3,76 кг; cс  = 4208 Hм/рад;  

cb  = 3,918 Hмc/рад; tс  = 170 Hм/рад;  

tb  = 11,5 Hмc/рад; b  = 0,0283 Hмc/рад; 

sp  = 0,018 м; sr  = 0,0675 м;  

pA  = 5,295610-3 м2; pb  = 20,668 Hc/м; 

frF  = 50 H; wG  = 22072 Н;   = 0,7;  

frr  = 0,540 м;  rsf  = 0,018; wtr  = 0,066 м; 

sal  = 0,150 м;   = 8;   = 2 30;  

awu  = 1; 0l  = 1,893 м; L  = 3,85 м;  

maxe  = 27; maxi  = 34; ws  = 6.  
Значения параметров гидравличе-

ской подсистемы рулевого управления: 

sw  = 0,810-3 м; ew  = 5,0899710-4 м;  

sl  = 2010-3 м; el  = 210-3 м; vr  = 12,510-3 м; 

maxvs  = 6; 1vs  = 3,6669;  

0E  = 1,4109 Па; 1,2hE  = 71010 Па;  

3hE  = 21011 Па;   = 860 кг/м3;  

dС  = 0,63; 1hl  = 0,865 м; 1hd  = 0,012 м; 

2hd  = 0,014 м; 2hl  = 0,751 м; 1,2ht  = 0,001 м; 

3ht  = 0,01 м; fq  = 1,666710-4 м3/c;  

0aV  = 2,118ꞏ10–4 м3; 0bV  = 2,118ꞏ10–4 м3;  

ar  = 2 %; n  = 1,4; 3hd  = 0,090 м;  

1h  = 17,6; 2h  = 9,6; lA  = 3,144 × 

× 10–9 м3; 0p  = 105 Па. 

Анализ графиков на рис. 2 позво-
ляет сделать вывод, что разработанная 

модель адекватно воспроизводит как 
качественные, так и количественные ас-
пекты функционирования гидроусили-
теля рулевого управления автомобиля. 

В нейтральном положении руле-
вого колеса (период времени от 0  
до 0,5 с) угол рассогласования золотника 
и гильзы s  равен нулю, проходные 

сечения регулируемых дросселей расп-
ределителя 1,3A  и 2,4A  одинаковы по 

величине, давления ap , bp  в рабочих 

полостях гидроцилиндра равны между 
собой, управляемые колеса находятся в 
неподвижном состоянии ( 1,2w  = 0). 

При повороте рулевого колеса 
вправо (период времени от 0,5 до 1,5 с) 
появляется угол рассогласования 

s  > 0, в результате чего проходные 

сечения дросселей 1,3A  увеличиваются,  

а проходные сечения дросселей 2,4A  

уменьшаются. Это приводит к повы-
шению давления ap  в гидроцилиндре и 

движению поршня вместе с управ-
ляемыми колесами вслед за поворотом 
рулевого колеса. Видно, что переме-
щение поршня px  и углы поворота 

управляемых колес 1,2w  изменяются 

пропорционально углу поворота руле-
вого колеса c , давление на выходе 

насоса sp  и в гидроцилиндре ap  опре-

деляется величиной момента сопротив-
ления повороту колес 1,2rM . 

После прекращения поворота 
рулевого колеса (период времени от 1,5  
до 2,5 с) давление ap  в гидроцилиндре 

устанавливается на некотором 
постоянном уровне, достаточном для 
удержания управляемых колес в 
повернутом положении. Таким образом 
обеспечивается следящее действие 
гидроусилителя по перемещению, 
позволяющее удерживать управляемые 
колеса в нужном положении при 
повороте. 
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а)               б) 

 
 

Рис. 2. Графики изменения фазовых переменных модели во времени: a – углов поворота рулевого колеса  
и управляемых колес; б – давлений в узлах гидросистемы; в – перемещения и скорости поршня гидроцилиндра; г – расходов  
жидкости в напорной, сливной гидролиниях и регулируемых дросселях распределителя; д – моментов сопротивления повороту 
управляемых колес, крутящего момента на рулевом колесе; e – угла рассогласования золотника и гильзы, площадей проходных 
сечений регулируемых дросселей распределителя 
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MATHEMATICAL MODEL OF STEERING FOR A TRUCK WITH  
AN INTEGRAL-TYPE HYDRAULIC BOOSTER 
 

Abstract 
The paper presents a mathematical model describing physical properties and behavior of the main steering 

components of a truck – a steering column, a recirculating ball-and-nut steering mechanism, an integral-type-
hydraulic booster with a rotary distributor, a steering drive, steerable wheels, a hydraulic pump, and pipelines. The 
model is designed to study the combined effect of the parameters of mechanical and hydraulic steering components 
on the dynamic characteristics of the vehicle. The simulation results show that the proposed model adequately 
reproduces both qualitative and quantitative aspects of steering system’s functioning in the vehicles with hydraulic 
power steering. 
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