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摘要：基于轮胎侧偏的差动转向适合于无转向机构分布式驱动车辆的低速、大转向半径场景，为深

入研究该差动转向的机理，建立了 7 自由度无转向机构分布式驱动电动汽车整车模型及 PAC2002 轮胎

模型，分析了差动转向的形成机理并结合轮胎纵侧耦合特性提出一种从差动纵向力输入到汽车转向半

径输出的差动转向系统性分析方法，并基于此方法研究了差动转向稳定性及差动纵向力、车辆结构参

数、轮胎特性等对转向半径的影响特性。最后建立了 Carsim/Simulink 联合仿真平台，进行不同影响因

素下的差动转向仿真。研究结果表明，在轮胎侧偏范围内，差动纵向力越大、轮距与轴距之比越大、轮胎

侧偏刚度越小，则所产生的汽车转向半径越小。
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Research on Differential Steering Mechanism Based on Tire Cornering
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Abstract： Differential steering based on tire cornering suited low-speed， large steering radius sce⁃

narios of distributed drive electric vehicles（DDEV） without steering mechanisms.  In order to study the 
mechanism of differential steering based on tire cornering， a 7-degree-of-freedom DDEV dynamic model 
with no steering mechanism and PAC2002 tire model were established.  Then， the formation mechanism of 
differential steering was analyzed and a systematic analysis method from the input of differential longitudinal 
force to the output of vehicle steering radius of differential steering was proposed by considering the tire 
force longitudinal-lateral-coupling characteristics.  Leveraging the proposed systematic analysis method， 
the stability of differential steering and the influences of differential longitudinal force， vehicle parameters 
and tire characteristics on steering radius were studied.  Finally， a Carsim/Simulink joint simulation plat⁃
form was established to simulate differential steering under different influencing factors.  The results show 
that within the range of tire cornering， the larger the differential longitudinal force， the larger the ratio of 
track width to wheelbase， and the smaller the tire lateral stiffness， the smaller the steering radius.

Key words： distributed drive electric vehicle（DDEV）； differential steering； tire cornering； steering 
radius

0 引言

能源危机和环境污染使得大力发展电动汽车

（electric vehicle，EV）成为全球趋势［1］。作为电动

汽车的一个分支，分布式驱动电动汽车（distribut⁃
ed drive electric vehicle， DDEV）具 有 传 动 效 率

高、安装方式灵活等优点，更重要的是，其四轮扭

矩独立可控，可以实现差动转向、原地转向等传统

汽车难以实现的控制方式［2］。

差动转向通过主动对左右两侧车轮施加差动

扭矩来增强汽车转向效果。目前关于差动转向的

研究可分为两大类：一类是针对有转向机构的汽

车，由于主销偏移距的存在，对转向轮施加的差动

扭矩能够产生转向助力效果，可替代转向助力电

机，减小驾驶员转向手力［3］，或者由差动扭矩作为

唯一动力源控制前轮转角，用于自动驾驶汽车

（autonomous vehicle，AV）［4］以及作为线控转向系
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统（steer by wire，SBW）的备份［5］；另一类是针对

无转向机构的车辆，利用差动扭矩所产生的整车

附加横摆力矩使轮胎或履带发生侧滑，产生转向

效果，其特点是转向半径可以控制到很小甚至原

地转向（也有文献称为中心转向），广泛用于机器

人和特种车辆的控制［6-8］。然而，这种基于轮胎侧

滑的差动转向对动力系统的能力及控制精度要求

较高且轮胎或履带磨损剧烈。
事实上，不同于刚性履带，轮式车辆的弹性轮

胎在力的作用下会产生一定程度的变形［9］。在差

动扭矩引起的附加横摆力矩的作用下，汽车前后

轮会产生方向相反的侧偏角，从而当汽车有一定

车速时即使无转向机构也能进行转向行驶，即基

于轮胎侧偏的差动转向。由于轮胎在稳定区内能

产生的侧偏角有限，这种转向方式的转向半径较

大，但是对轮胎磨损小且对驱动电机的能力要求

不高，另外轮胎未发生侧滑及纵滑，整车稳定性

好，特别适合于封闭园区内无转向机构的低速物

流车。现有文献对基于轮胎侧偏的差动转向的研

究较少，宋健等［10］采用线性二自由度模型分析系

统可控性并提出一种基于模糊前馈补偿的 PI 控
制方法，相比纯 PI 控制，提高了横摆角速度响应

速度和对不同工况的鲁棒性。然而，其重点在于

系统控制，对差动转向过程中轮胎受力状态、车辆

稳定性等未进行深入讨论，并且二自由度车辆模

型过于简化，无法进一步分析轮胎纵侧耦合特性

对差动转向的影响。
鉴于现有研究的不足，本文对基于轮胎侧偏

的差动转向的机理进行深入研究，旨在完善相关

理论，从而指导车辆及控制算法设计。

1 差动转向动力学模型

1.1　整车模型

本文统一以左转差动转向为例进行分析，整
车受力情况如图 1 所示。其中，FX、FY 分别表示

轮胎纵向力和侧向力，α表示轮胎侧偏角，下标 fl、
fr、rl、rr 分别表示左前轮、右前轮、左后轮和右后

轮。图 1 中，左侧车轮纵向力为负，右侧车轮纵向

力为正，前轮侧偏角为正、侧向力为负，后轮侧偏

角为负、侧向力为正。
车体动力学方程如下：

maX = FXfl + FXfr + FXrl + FXrr （1）
maY = FYfl + FYfr + FYrl + FYrr （2）

IZ ω̇Z = 0.5B ( FXfr - FXfl + FXrr - FXrl )+
L f ( FYfl + FYfr )- L r ( FYrl + FYrr ) （3）

式中：m为整车质量；aX、aY分别为汽车纵向、侧向加速度；

IZ为汽车横摆转动惯量；ωZ为汽车横摆角速度；B为汽车

轮距；L f、L r 分别为前轴、后轴到汽车质心的距离。

车体运动学方程如下：
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vX - 0.5BωZ
)

α fr = arctan ( vY + L fωZ

vX + 0.5BωZ
)

α rl = arctan ( vY - L rωZ

vX - 0.5BωZ
)

α rr = arctan ( vY - L rωZ

vX + 0.5BωZ
)

（4）

式中：vX、vY分别为纵向车速和侧向车速。

考虑到轮胎侧偏角很小，有 arctan ( X )≈ X。
另外，在差动转向工况下，前后轮侧偏角方向相

反，侧向车速几乎为零（第 3 节的仿真会对此进行

验证），式（4）近似为
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（5）

稳态时，各车轮均满足下式：
Tm i= FX rw （6）

式中：Tm 为电机扭矩，驱动为正、制动为负；i为动力系统

传动比，对于轮毂驱动，其值为 1；rw 为车轮滚动半径。

由式（6）可知，电机扭矩和轮胎纵向力成比例

关系。
1.2　轮胎模型

选取 PAC2002 轮胎模型进行轮胎建模，其表

达式如下［11］ ：
y ( μ，FZ，x )= μKD sin ( KC arctan ( KB x ( 1 - KE )+

KE arctan ( KB x ) ) ) （7）
式中：μ为路面附着系数；KD、KC、KB、KE 为各形状因子，均

为垂向力 FZ 的函数。

图 1　整车受力示意图

Fig.1　Schematic diagram of the forces acting on 
the vehicle
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式（7）中，对于纯纵滑工况，y为纵向力，x为

滑转率；对于纯侧滑工况，y为侧向力，x为侧偏

角。纵侧耦合工况下，纵向力与侧向力还要满足

下式：
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FX ( μ，FZ，α，s )= || σX
σ 2
X + σ 2

Y

y ( μ，FZ，x )

FY ( μ，FZ，α，s )= || σY
σ 2
X + σ 2

Y

y ( μ，FZ，x )
（8）

σX = s
1 + s

  σY = tan α
1 + s

式中：s为滑动率。

2 差动转向机理

基于轮胎侧偏的差动转向在原车直线行驶的

基础上，对预期转弯方向上的内侧车轮叠加负电

机扭矩，外侧车轮叠加正电机扭矩，使汽车发生

转向。
2.1　轮胎侧偏过程

直线行驶时，汽车横摆角速度、四轮侧偏角、
侧向力均为零，叠加差动纵向力后，差动纵向力对

应的附加横摆力矩为

M 1 = 0.5B (FXfr - FXfl + FXrr - FXrl) （9）

由式（3）可知，此时横摆角速度导数大于零，
故横摆角速度从零增大，汽车开始转向。根据式

（5），横摆角速度增大使前轮侧偏角从零开始增

大，后轮侧偏角从零反向增大。前轮正侧偏角产

生负的侧向力，后轮负侧偏角产生正的侧向力，阻
碍汽车转向，四轮侧向力所产生的附加横摆力

矩为

M 2 = L r(FYrl + FYrr)- L f(FYfl + FYfr) （10）

由以上分析，式（3）可重写为

IZ ω̇Z =M 1 -M 2 （11）
其中，M 1 为差动纵向力产生的促进汽车转向的附

加横摆力矩；M 2 为侧向力产生的阻碍汽车转向的

附加横摆力矩。随着四轮侧偏角及侧向力的增

大，当M 2 增大到与M 1 相同时汽车进入稳态转向，
此时横摆角速度、四轮侧偏角及侧向力保持不变。

根据上述内容，差动转向系统可描述为：以差

动扭矩或差动纵向力为输入，以其引导出的轮胎

侧向力及侧偏角为中间变量，以汽车横摆角速度

或转向半径为输出。
2.2　轮胎受力状态

差动纵向力是差动转向的输入，对于低速物

流车，其控制算法应简单、有效，因此优先考虑差

动纵向力按照四轮均分、左右反向的原则进行分

配，即

-FXfl = FXfr = -FXrl = FXrr = FX （12）

式（12）中重新定义 FX 为差动纵向力绝对值，

简称差动纵向力。

由于四轮差动纵向力相同且四轮在整车上的

位置具有对称性，因此假设四轮侧向力绝对值也

相同（第 3 节的仿真会对此进行验证），即
-FYfl = -FYfr = FYrl = FYrr = FY （13）

式（13）中重新定义 FY为四轮侧向力绝对值，

简称轮胎侧向力。

以上假设将四轮受力状态视作相同，从而只

需对一个车轮的轮胎力进行研究，简化分析过程。

将式（12）、式（13）代入式（9）、式（10）得
M 1 = 2BFX （14）
M 2 = 2LFY （15）

式中：L为汽车轴距，L= L r + L f。

汽车稳态转向时，M 2 =M 1，即
2BFX = 2LFY （16）

变形得

FY = B
L
FX （17）

可见，差动转向工况下，轮胎侧向力与差动纵

向力之比等于轮距与轴距之比。若假设轮胎侧偏

刚度为定值，则轮胎侧偏角正比于轮胎侧向力，也

正比于差动纵向力。

2.3　汽车转向半径

假设两前轮侧偏角相同，为 α f，两后轮侧偏角

相同，为 α r，基于单轨运动模型对差动转向的转向

半径进行分析，如图 2 所示。

定义转向中心 C到车辆坐标系 X轴的距离

RX 为汽车转向半径。对于三角形 ABC，由正弦

定理可得

图 2　单轨运动模型示意图

Fig.2　Schematic diagram of single-track 
kinematic model
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R r

sin ( π
2 - α f )

= L
sin ( α f - α r )

（18）

其中，R r 为转向中心 C到后轮轮心 A的距离，而
对于三角形ACD，存在

RX = R r cos α r （19）
将式（19）代入式（18）得

RX = L cos α f cos α r

sin ( α f - α r )
（20）

汽车转向半径与轴距和前后轮侧偏角有关，
轴距越小、前轮侧偏角越大、后轮侧偏角绝对值越

大，则转向半径越小。
由于四轮差动纵向力相同且四轮在整车上的

位置具对称性，假设前后轮侧偏角绝对值相等（第

3 节的仿真会对此进行验证），即 α r = -α f，式（20）
简化为

RX = L
2 tan α f

（21）

不同轴距、不同前轮侧偏角下的汽车转向半

径如图 3 所示。

当前轮侧偏角趋于零时，转向半径趋于无穷

大，汽车趋于直线运动；随着前轮侧偏角的增大，
汽车转向半径迅速减小，减小速率随前轮侧偏角

增大而减小。
2.4　基于轮胎力曲线的差动转向动力学分析

由上述讨论可知，在假设轮胎侧偏刚度为定

值的情况下，差动纵向力增大则侧向力及侧偏角

按比例增大，转向半径减小。然而当差动纵向力

变化范围较大时，它对轮胎侧偏刚度的影响不可

忽略。本节结合轮胎力的纵侧耦合特性进行分

析，并给出从差动纵向力输入到汽车转向半径输

出的差动转向系统性分析方法。
对于轮胎自身，当侧偏角一定时，纵向力增大

会减小其侧偏刚度，导致侧向力减小，纵向力与侧

向力存在耦合关系，其关系曲线称为轮胎力曲线，
不同侧偏角下轮胎力曲线的包络线接近于一椭

圆，称为附着椭圆［12］。PAC2002 轮胎模型对轮胎

力的纵侧耦合特性进行了描述，根据 PAC2002 轮

胎模型，其输入为路面附着系数、垂向力、侧偏角

和滑动率，输出为纵向力和侧向力。对于差动转

向工况，假设四轮路面附着系数和垂向力均相同

且已知，则给定不同侧偏角后，通过消去中间变量

滑动率便可得到不同侧偏角下的轮胎力曲线，如
图 4 所示。

结合轮胎力曲线及 2.2 节、2.3 节的研究内容，
建立从差动纵向力输入到转向半径输出的差动转

向动力学分析方法：首先基于轮距和轴距画出直

线 FY = BFX/L（图 4 中简化为 FY = FX）；然后基

于轮胎模型画出不同侧偏角下的轮胎力曲线，与
直线 FY = BFX/L相交的轮胎力曲线，其侧偏角

即为交点横坐标的差动纵向力所产生的轮胎侧偏

角；最后结合式（21）或图 3 便能得到所对应的转

向半径。
2.5　差动转向稳定性分析

基于所提出的差动转向动力学分析方法可分

析差动转向的稳定性。图 4 中，达到 1°、2°、3°、4°、
5°侧偏角所需要的纵向力分别为 1700 N、3300 N、
4600 N、5400 N、5600 N，换言之，当侧偏角为 0°、
1°、2°、3°、4°时，每增加 1°侧偏角所需的纵向力增

量分别为 1700 N、1600 N、1300 N、800 N、200 N。
以上说明，侧偏角在 2°以内时，侧偏角近似随纵向

力线性增大；随着侧偏角继续增大，每增大 1°侧偏

角所需的纵向力增量逐渐减小；当侧偏角为 4°时，
只需 200 N 的纵向力增量便能达到 5°的侧偏角，
这意味着当侧偏角增大到一定程度时，很小的纵

向力增量便能产生很大的侧偏角改变量。
由式（21）知，侧偏角迅速增大会导致转向半

径快速减小。另外，根据图 2 单轨运动模型，汽车

横摆角速度为

ωZ = vX/RX （22）
将式（21）代入式（22）得

ωZ = ( 2vX tan α f ) /L （23）
当车速及整车参数一定时，侧偏角迅速增大

将导致汽车横摆角速度迅速增大，整车趋于失

稳。由此可见，增大差动纵向力可以减小汽车转

图 3　不同轴距及前轮侧偏角下的汽车转向半径

Fig.3　Vehicle steering radius under different wheelbase 
and side slip angle of the front wheels

图 4　轮胎力曲线（路面附着系数为 1、垂向力为 8 kN）

Fig.4　Tire force map under the road adhesion 
coefficient of 1 and the vertical force of 8 kN
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向半径，但为保证差动转向稳定性，差动纵向力输

入不宜过大。
2.6　转向半径影响因素分析

由图 4 可知，在电机能力足够大且汽车稳定

的情况下，差动纵向力越大则直线 FY = BFX /L
与轮胎力曲线的交点所对应的侧偏角越大，根据

式（21）则转向半径越小，即差动纵向力与转向半

径存在负相关关系。当驱动电机因能力有限而无

法达到预期转向半径时，根据式（6），可考虑通过

增大动力系统传动比的方式在不改变电机最大扭

矩的情况下增大差动纵向力，从而进一步减小转

向半径。另外，在差动纵向力一定的情况下，转向

半径还与轮胎特性及整车参数 B/L有关。如，由
FY = BFX /L知，当差动纵向力一定时，侧向力也

是一定的，而当轮胎侧偏刚度减小时，产生相同的

侧向力需要更大的侧偏角，从而对应更小的转向

半径。另外，当 B/L增大时，直线 FY = BFX /L斜

率增大，相同差动纵向力下其与轮胎力曲线的交

点对应更大的侧偏角，从而产生更小的转向半径。

3 仿真验证

建立 Carsim/Simulink 联合仿真平台，通过仿

真查看不同影响因素对转向半径的影响效果并验

证本文对差动转向机理研究的正确性。
3.1　Simulink控制策略设计

在 Simulink 中建立差动转向控制策略，控制

策略的输出为目标四轮轮端扭矩，包括基础扭矩

和差动扭矩两部分。
基础扭矩用于控制汽车的纵向运动，跟随目

标车速。在 Simulink 中设计车速 PI 控制器，目标

车速人为给定，实际车速来自 Carsim 输出，PI 控
制器计算出四轮总轮端需求扭矩并平均分配到四

个车轮，从而得到四轮基础扭矩，即
FXfl_base = FXfr_base = FXrl_base = FXrr_base = T req

m / ( 4rw )    （24）
式中：T req

m 为车速控制器输出的四轮总轮端需求扭矩。

差动扭矩用于使轮胎产生侧偏从而使汽车进

行转向。参考电子稳定性控制系统（electronic 
stability control， ESC）［13］的控制架构，差动纵向

力由目标附加横摆力矩M tar 计算得到，即
2BFX =M tar （25）

对于目标附加横摆力矩，左转为正，右转为

负，其值人为给定。根据附加横摆力矩四轮平均、
左右反向的分配原则，得到四轮差动纵向力为

ü
ý
þ

FXfl_diff = FXrl_diff = -M tar / ( 2B )
FXfr_diff = FXrr_diff =M tar / ( 2B )

（26）

最终，目标四轮纵向力为基础扭矩和差动扭

矩之和：
ü
ý
þ

FXfl = FXrl = T req
m / ( 4rw )-M tar / ( 2B )

FXfr = FXrr = T req
m / ( 4rw )+M tar / ( 2B )

（27）

乘以车轮滚动半径得到目标四轮轮端扭矩：
ü

ý

þ

ï
ïï
ï
ï
ï

ï
ïï
ï
ï
ï

T tar
mfl = T tar

mrl =
T req

m

4 - M tar

2B rw

T tar
mfr = T tar

mrr = T req
m

4 + M tar

2B rw

（28）

忽略电机的响应特性，将计算出的目标四轮

轮端扭矩直接输出到 Carsim 汽车模型的半轴上。
3.2　Carsim 信号及参数设置

Carsim 作为成熟的商用软件，使用方便，仿
真精度高［14］。在 Carsim 测试用例库中选取某车

型用作仿真研究，整车参数见表 1。Carsim 接收

Simulink 发来的四轮扭矩信号，并输出纵向车速、
侧向车速、横摆角速度、四轮侧向力、四轮侧偏角、
质心位置等到 Simulink，用于观测及控制。另外，
为模拟无转向机构，Carsim 中将转向盘转角设置

为零。路面附着系数设置为 0.85。

3.3　仿真结果

3.3.1　差动纵向力对转向半径的影响

由图 3 可知，轮胎侧偏角大于 1°后转向半径

随轮胎侧偏角增大而减小的速度较慢，继续减小

转向半径需要显著增大差动纵向力输入，这在实

际中可能受到电机能力的限制，因此选取目标附

加横摆力矩分别为 3、6、9 kN·m 进行仿真。仿真

初始车速设置为零，目标车速设置为 15 km/h。
以目标附加横摆力矩为 6 kN·m 的仿真结果

为例进行分析，如图 5 所示。
仿真开始后，系统经过约 20 s 的动态过程后

达到稳态，车速稳定在目标车速 15 km/h，横摆角

速度稳定在 2.0°/s。四轮（左前、右前、左后、右

后）侧偏角分别为 0.55°、0.53°、-0.62°、-0.61°，其
绝对值比较接近，平均为 0.58°，根据式（21）和表

1 参数可计算转向半径理论值为 139 m，由图 5e
的质心轨迹可知，汽车实际转向半径为 121 m，两

者接近。四轮侧向力分别为-1000 N、-938 N、

1188 N、1181 N，其绝对值也很接近，平均为 1077 
N。根据式（25）及表 1 整车参数，6 kN·m 附加横

表 1　整车参数

Tab.1　Vehicle parameters

参数

整车质量

轮距

质心到前轴距离

质心到后轴距离

数值

2730 kg
1.62 m

1.529 m
1.281 m

参数

轴距

质心高度

车轮滚动半径

数值

2.81 m
0.74 m

0.385 m
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摆力矩对应 1852 N 差动纵向力，侧向力与差动纵

向力之比为 1077/1852=0.58，而由表 1 整车参数

可计算轮距与轴距之比为 1.62/2.81=0.58，两者

相同。以上验证了在四轮差动纵向力等大反向

时，四轮侧偏角和侧向力绝对值近似相等的假设

及转向半径计算式的准确性，同时验证了侧向力

与差动纵向之比等于轮距与轴距之比的推论。此

外，稳态时侧向车速仅为-0.0072 km/h，验证了

1.1 节中侧向车速几乎为零的假设。

不同目标附加横摆力矩下的仿真结果如表 2
所示。在仿真工况范围内，随着目标附加横摆力

矩（或差动纵向力）增大，侧向力按比例增大，侧偏

角也近似按比例增大，由于轮胎侧偏角很小（不超

过 1°），tan α f ≈ α f，根据式（21），转向半径近似呈

反比例减小，与仿真结果一致。

3.3.2　整车参数对转向半径的影响

在 3.3.1 节工况基础上，在 Carsim 中将汽车

轮距由 1.62 m 改为 2 m，其他仿真设置与参数保

持不变，差动纵向力保持不变（1852N），仿真结果

如图 6 所示。

轮距增大后，稳态转向时的横摆角速度由

2.0°/s 变为 2.5°/s，四轮侧偏角绝对值平均值由

0.58°增大到 0.71°，汽车转向半径由 121 m 减为 95 

图 5　差动转向仿真结果（目标附加横摆力矩为 6 kN·m）

Fig.5　Simulation results of differential steering under the target yaw moment of 6 kN•m 

图 6　差动转向仿真结果（汽车轮距为 2 m）

Fig.6　Simulation results of differential steering under 
the wheel track of 2 m

表 2　仿真结果统计

Tab.2　Simulation results

项目

目标附加横摆力矩/（kN·m）

差动纵向力/N
四轮侧向力绝对值平均值/N
四轮侧偏角绝对值平均值/（°）

转向半径/m

数值

3
926
536
0.29
239

6
1852
1077
0.58
121

9
2778
1619
0.91
79
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m，四轮侧向力绝对值平均值由 1077 N 变为 1278 
N。侧向力与差动纵向力之比为 1278/1852=
0.69。根据新的整车参数计算，轮距与轴距之比

为 2/2.81=0.71，与 0.69 基本吻合。以上表明，当

差动纵向力保持不变时，增大轮距会增大附加横

摆力矩，从而侧向力按比例增大，即式（16）、式
（17），导致侧偏角也增大，从而转向半径减小，横

摆角速度增大。

3.3.3　轮胎特性对转向半径的影响

图 7 所示为小侧偏刚度轮胎条件下的差动转

向仿真结果。该仿真在 3.3.1 节工况基础上，在

Carsim 中 将 汽 车 轮 胎 型 号 由 275/65 R18 改 为

265/75 R16，后者整体尺寸更小而高宽比更大，因

此侧偏刚度更小，其他仿真设置与参数保持不变

（包括车轮滚动半径），差动纵向力也保持不变

（1852 N）。
换成小侧偏刚度轮胎后，稳态转向时的横摆

角速度由 2.0°/s 变为 2.8°/s，四轮侧偏角绝对值平

均值由 0.58°增大到 0.81°，汽车转向半径由 121 m
减为 86 m，四轮侧向力绝对值平均值由 1077 N 变

为 1067 N，几乎没有变化。以上表明，当差动纵

向力保持不变时，侧向力也保持不变，但减小轮胎

侧偏刚度会增大侧偏角，从而减小转向半径，增大

横摆角速度。

4 结论

基于轮胎侧偏的差动转向适用于无转向机构

分布式驱动车辆的低速、大转向半径场景。对基

于轮胎侧偏的差动转向进行机理研究，提出一种

从差动纵向力输入到汽车转向半径输出的差动转

向系统性分析方法，基于此研究了差动转向稳定

性及转向半径影响因素，得到以下结论。
1）差动纵向力按照四轮绝对值相同、左右反

向的原则进行分配，当汽车进入稳态转向时，四轮

侧向力及侧偏角绝对值均近似相等。
2）轮胎侧向力与差动纵向力之比等于轮距

与轴距之比。
3）轮胎侧偏角越大、轴距越小，则转向半径

越小。
4）在轮胎侧偏范围内，差动纵向力越大则轮

胎侧向力及侧偏角越大，汽车转向半径越小，但差

动纵向力过大会导致轮胎侧偏刚度及汽车转向半

径迅速减小、横摆角速度迅速增大，车辆趋于失稳。
5）当驱动电机能力达到上限值时，可通过增

大动力系统传动比的方法增大差动纵向力，从而

进一步减小转向半径。
6）差动纵向力不变时，增大轮距与轴距之比

和减小轮胎侧偏刚度可进一步减小转向半径。
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