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ВВЕДЕНИЕ 

 Актуальность темы. Можно с уверенностью прогнозировать рост 

количества гибридных автомобилей, а также электромобилей на среднюю и 

дальнюю перспективу. Согласно [1] процент новых электромобилей на рынке 

продаж к 2030 году в странах ЕС достигнет 40%, в Соединенных Штатах Америки 

–35%, а в Китае – 46%. 

 Известна классификация гибридных автомобилей по типу передачи энергии 

от двигателей к движителям следующим образом: 

- последовательный гибрид, который характеризуется передачей энергии от 

двигателя внутреннего сгорания (ДВС) к генератору, преобразующему 

механическую энергию в электрическую. Электрическая энергия используется для 

питания одной или нескольких электромашин, применяемых для привода в 

движение автомобиля, а также запасается в высоковольтной аккумуляторной 

батареи (ВАБ);  

- параллельный гибрид, характеризуется возможностью передачи энергии от 

двигателей к движителям совместно и независимо от работы друг друга; 

- последовательно-параллельный гибрид. Для реализации данной схемы 

требуется наличие минимум двух электромашин, одна из которых выполняет роль 

генератора, а вторая -роль электродвигателя. ДВС и электромашина, выполняющая 

роль генератора, связаны с трансмиссией посредством планетарной передачи. 

Наличие планетарной передачи обеспечивает возможность выбора схемы: 

параллельную или последовательную, в зависимости от режима движения.  

 Наибольшее распространение в настоящее время получили последовательная 

и параллельная схемы ввиду малой стоимости, веса и простоты управления [2]. 

 Данные схемы можно классифицировать по степени гибридизации, то есть 

по отношению мощности, развиваемой электромашинами в комбинированной 

энергоустановке, к общей мощности, развиваемой энергоустановкой. В научной 

литературе ( [3], [4], [5]) встречается следующая классификация: 
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- микрогибрид – степень гибридизации менее 5%. Электромашина 

представляет собой небольшой интегрированный стартер-генератор, 

используемый для работы системы старт-стоп. Когда автомобиль находится в 

движении, данная электромашина не обеспечивает дополнительного крутящего 

момента; 

- умеренный гибрид – степень гибридизации до 10%. Автомобили, 

относящиеся к этому классу, имеют в своем составе высоковольтную батарею, а 

электромашина позволяет добавлять крутящий/тормозной момент к моменту, 

развиваемому ДВС; 

- полный гибрид – степень гибридизации превышает 10%. В данном классе 

электромашины на определенных режимах движения могут использоваться в 

качестве единственного источника крутящего момента; 

- подключаемый гибрид – степень гибридизации превышает 10%, имеется 

возможность зарядки высоковольтной батареи от внешнего источника энергии. 

Электрические высоковольтные компоненты, используемые в подключаемом 

гибриде, имеют большую мощность, чем в случае полного гибрида, что позволяет 

передвигаться только с использованием тяги от электромашин в течение 

продолжительного времени. 

 Использование в тяговом приводе электромобилей и гибридных автомобилей 

электромашин создает предпосылки для изучения возможности увеличения их 

функциональной нагруженности. С учетом того, что отношение теряемой энергии 

при торможении автомобиля, оборудованного только ДВС, к затрачиваемой на 

движение энергии варьируется от 34,1% до 81,9% в зависимости от цикла движения 

[6], одним из возможных путей увеличения энергоэффективности электромобилей 

и гибридных автомобилей является увеличение количества рекуперируемой 

энергии, получаемой при помощи торможения электромашинами, работающими в 

режиме генератора. В большом количестве работ ( [6], [7], [8], [9], [10], [11]), 

посвященных данному вопросу, рассматривается только процесс служебного 

торможения. В то же время недостаточно внимания уделяется возможной 
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объединенной работе фрикционных тормозных механизмов и электромашин в 

процессе экстренного торможения с использованием антиблокировочной системы 

(АБС). 

 Антиблокировочная система, согласно [12], «это часть рабочей тормозной 

системы, автоматически контролирующей» коэффициент проскальзывания 

«одного или нескольких колес при торможении». Впервые подобная система была 

установлена компанией Ford Motor Company на автомобиль Lincoln Continental 

Mark II в 1954 году, но так как система имела большой вес и высокую стоимость, 

от нее отказались. В 1969 на автомобиле Ford Thunderbird и автомобилях Lincoln 

была применена новая антиблокировочная система для колес задней оси. Система 

использовала аналоговый блок управления и управляемый вакуумом модулятор 

для регулирования давления в колесных цилиндрах. Частота работы системы была 

ограничена 4 Гц, в связи с чем реальный тормозной путь, по сравнению с 

автомобилем без АБС, возрастал. В 1978 году компания Teldix совместно с Bosch 

внедрила в серийные автомобили антиблокировочную систему второго поколения, 

которая представляла собой трехконтурную систему – два контура управляли 

давлением в тормозных цилиндрах передних колес, а оставшийся контур управлял 

давлением в тормозных цилиндрах задней оси. 

Принцип действия разработанной системы не отличался от современных 

антиблокировочных систем: блок управления получал информацию от датчиков 

скорости, установленных на каждом из четырех колес транспортного средства, а 

также информацию о гидравлическом давлении в главном тормозном цилиндре. На 

основе этой информации блок управления контролировал состояние 

исполнительных устройств – гидравлических клапанов, влияющих на величину 

давления в колесных тормозных цилиндрах [13]. В последующие годы инженерами 

Bosch велась работа по увеличению частоты работы системы, снижению ее веса, 

добавлению новых функций (таких как электронное распределение тормозных 

усилий, система курсовой устойчивости и прочее), увеличению контуров 

регулирования, совершенствованию алгоритмов работы системы. Сегодня в 
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большинстве серийных автомобилей применяется антиблокировочная система 

Bosch девятого поколения. Она обеспечивает изменение давления с частотой до 10 

Гц, имеет низкую стоимость и малый вес, а также индивидуальное регулирование 

давления в тормозных механизмах каждого колеса. 

 Альтернативой применения традиционного блока антиблокировочной 

системы является реализация тормозной системы электрогидравлического типа, 

называемой также “brake-by-wire”. Ключевым отличием данного типа систем 

является отказ от гидравлической связи между педалью тормоза и колесными 

тормозными цилиндрами (КТЦ). Вместо этого педаль тормоза снабжена датчиком 

положения, информация с которого поступает в блок управления гидравлическим 

модулятором системы. В блоке управления, исходя из параметров движения 

автомобиля и положения педали тормоза, вычисляется необходимое давление в 

каждом контуре тормозной системы. Давления в контурах воспроизводятся 

посредством электрогидравлического блока (гидравлического модулятора). 

Главным преимуществом данной системы является возможность регулирования 

давления в колесных тормозных цилиндрах быстрее, чем в традиционной системе 

– до 12 Гц [14], возможность реализации различных алгоритмов работы тормозов, 

в том числе без участия водителя (работа в составе адаптивного круиз-контроля, 

осушение тормозов и  т.д.). 

Учитывая, что электромашина обладает высоким быстродействием (до 20 

Гц), легкостью управления, возможностью точного задания тормозного момента на 

выходном валу [15], следующим шагом в улучшении тормозных характеристик для 

последовательных гибридов с уровнем гибридизации не ниже полного, а также 

электромобилей будет использование электромашин в составе исполнительных 

устройств антиблокировочной системы.   

Таким образом, все более значимым становится изучение и поиск 

оптимальных конструкций, компоновочных решений, а также алгоритмов работы 

высоковольтных компонентов автомобиля для увеличения количества 

рекуперируемой энергии и реализации всех преимуществ использования 
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электрических машин в составе антиблокировочной системы. Таким образом, 

выбранная тема исследования: «Повышение тормозной динамики 

электромобилей и гибридных автомобилей, включающих в состав 

антиблокировочной системы фрикционные тормозные механизмы и 

электромашины», является актуальной научной задачей. 

Объектом исследования является транспортное средство категории M1, 

оборудованное четырёхконтурной антиблокировочной системой, на основе 

электрогидравлического блока Slip Control Boost (SCB) второго поколения, 

разработанного фирмой TRW (США), и четырех электромашин, связанных с 

колесами транспортного средства (ТС) посредством редуктора. 

Реализация работы. 

Методы исследования.  Теоретические методы исследования основаны на 

базовых положениях теории автомобиля, теории автоматического управления, а 

также методов математического моделирования и вычислительной математики. 

Экспериментальные исследования проведены на основе данных, полученных во 

время испытаний электромобиля-демонстратора в рамках проекта Electric Vehicle 

Control of Individual Wheel Torque for On- and Off-Road Conditions (E-VECTOORC), 

а также виртуально-физического эксперимента, выполненного совместно с 

Техническом университете Ильменау (TU Ilmenau, Германия). 

Научная новизна работы: 

- на основе анализа исследований в изучаемой области предложен способ и методы 

объединения, в качестве исполнительных устройств системы АБС, фрикционных 

тормозных механизмов и электромашин привода ведущих колес, а также выбран 

способ определения максимального коэффициента сцепления шин с опорной 

поверхностью; 

- предложен комплекс математических моделей, позволяющий исследовать 

движение электромобиля при совместной работе фрикционных тормозных 

механизмов и электромашин в приводе ведущих колес в составе 

антиблокировочной системы; 
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- получены научно-обоснованные варианты алгоритма совместного управления 

гидравлическим модулятором и электромашинами привода ведущих колес, 

используемыми в качестве исполнительных устройств антиблокировочной 

системы, и сделан выбор предпочтительного варианта; 

- предложен усовершенствованный алгоритм определения целевого коэффициента 

проскальзывания колес автомобиля, позволяющий с достаточной для реализации 

антиблокировочной системы точностью определять коэффициент 

проскальзывания колес автомобиля, соответствующий максимальному 

коэффициенту сцепления; 

- проведена оценка тормозной динамики и эффективности торможения 

электромобиля с использованием АБС с совместным управлением фрикционными 

тормозными механизмами и электромашинами в приводе ведущих колес по 

предложенным алгоритмам; 

- проведена сравнительная оценка эффективности торможения для системы 

совместного управления фрикционными тормозными механизмами и 

электромашинами и АБС, использующей только фрикционные тормозные 

механизмы. 

 Практическая значимость диссертационной работы заключается в 

создании, на основе проведенных исследований, математической модели 

антиблокировочной системы на основе тормозной системы 

электрогидравлического типа, а также математической модели системы 

«автомобиль-колесо-дорога». Данные модели разработаны с учетом возможности 

их использования в расчетно-имитационном комплексе, работающем по 

технологии виртуально-физического моделирования. Разработано несколько 

вариантов алгоритма управления исполнительными устройствами 

(гидравлическим модулятором системы brake-by-wire и электромашинами) 

антиблокировочной системы, входящей в состав полноприводного электромобиля. 

Выполнена оценка эффективности разрабатываемой системы в условиях, 

предусмотренных правилами ООН №13H.  
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На защиту выносятся: 

- результаты проведенного анализа исследований в изучаемой области, а 

именно: способы и методы объединения, в качестве исполнительных устройств 

системы АБС, фрикционных тормозных механизмов и электромашин, а также 

способы определения целевого коэффициента проскальзывания колес, 

соответствующего максимуму коэффициента сцепления шин с дорогой; 

- комплекс математических моделей для проведения итеративного 

вычисления, позволяющий исследовать движение электромобиля при торможении 

с использованием фрикционных тормозных механизмов и электромашин в приводе 

ведущих колес в составе антиблокировочной системы; 

- алгоритм определения целевого коэффициента проскальзывания колес, 

соответствующего максимуму коэффициента сцепления шин с дорогой, и 

варианты алгоритма совместной работы антиблокировочной системы с 

электромашинами и гидравлическим модулятором, используемыми в качестве 

исполнительных устройств; 

- результаты виртуально-физического (Hardware in the loop (HIL)) и 

физического экспериментов, подтверждающих адекватность математической 

модели физическому объекту; 

- результаты оценки тормозной динамики и эффективности торможения 

электромобиля с использованием АБС с совместным управлением фрикционными 

тормозными механизмами и электромашинами в приводе ведущих колес по 

предложенным алгоритмам. 

Достоверность результатов работы подтверждается сравнением 

экспериментальных данных, полученных во время проведения испытаний объекта 

исследований, с данными, полученными в результате математического 

моделирования. При проведении испытаний объекта исследований использовалось 

метрологически поверенное измерительное оборудование. Для оценки точности 

математической модели были использованы следующие метрики: 
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нормализованная среднеквадратическая ошибка и абсолютная погрешность 

модели. 

Апробация работы: основные результаты работы представлены на 

следующих форумах и конференциях:  

- Международном автомобильном научном форуме МАНФ-2017 

«Интеллектуальные транспортные системы», ФГУП «НАМИ» (Москва, 2017); 

- Международном автомобильном научном форуме МАНФ-2018 

«Технологии и компоненты интеллектуальных транспортных систем», Центр 

испытаний ФГУП «НАМИ» (НИЦИАМТ ФГУП «НАМИ») (пос. Автополигон, 

2018); 

- Международном автомобильном научном форуме МАНФ-2019 

«Технологии и компоненты наземных интеллектуальных транспортных систем», 

Центр испытаний ФГУП «НАМИ» (НИЦИАМТ ФГУП «НАМИ») (пос. 

Автополигон, 2019); 

- Международной научно-технической конференции «Динамика, надежность 

и долговечность механических и биомеханических систем» (Севастополь, 2021); 

- Международном автомобильном научном форуме МАНФ-2021 «Наземные 

инновационные транспортные средства c низким углеродным следом», ФГУП 

«НАМИ» (Москва, 2021).  

Публикации: основные положения и результаты диссертационной работы 

опубликованы в 8 научных изданиях, в том числе в изданиях международной базы 

Scopus – 4, в журналах по Перечню ВАК РФ – 2. 

Структура и объем работы: Работа состоит из введения, пяти глав 

основного текста, общих выводов и рекомендаций, списка используемых 

источников и трёх приложений. Общий объем работы составляет 200 страниц 

машинописного текста, включая 108 рисунков, 17 таблиц. Список источников 

содержит 109 наименований. 

 



 
 

ГЛАВА 1. АНАЛИЗ ИССЛЕДОВАНИЙ В ОБЛАСТИ 

СОВМЕСТНОЙ РАБОТЫ ФРИКЦИОННЫХ ТОРМОЗНЫХ 

МЕХАНИЗМОВ И ЭЛЕКТРОМАШИН В ПРИВОДЕ ВЕДУЩИХ 

КОЛЕС В СОСТАВЕ АБС 

Антиблокировочная система (АБС) является системой активной 

безопасности, предназначенной для улучшения свойств движения автомобиля – 

замедления, тормозного пути, устойчивости движения, управляемости, комфорта 

водителя, - при осуществлении водителем торможения. Улучшение данных 

свойств достигается путем регулирования коэффициента проскальзывания колес 

автомобиля в определенных пределах.  

Этому вопросу уделяется большое внимание в научных исследованиях, 

проводимых на территории Российской Федерации и стран СНГ. Можно отметить 

работы следующих ученых: Ахметшин А.М. [16], [17], Балабин И.В. [18], [19], 

Бузников С.Е. [20], [21], Дыгало В. Г. [22], [23], Ечеистов Ю.А. [24], [25], Иванов 

В.Г. [26], [27], Клименко В. И. [28], [29], Коновалов А.С. [30], [31], Кристальный 

С.Р. [32], [33], Нефедьев Я.Н. [34], [35], Рязанцев В.А. [36], Струков В.О. [37], [38], 

Федотов А.И. [39], [40], Фурунжиев Р.И. [41], [42], [43], [44] и других. 

Как правило, антиблокировочная система состоит из: 

-блока управления (регулятора), отвечающего за управление 

исполнительными устройствами системы на основе сигналов, полученных от 

датчиков, а также (в некоторых системах) за расчет целевого коэффициента 

проскальзывания; 

-электрогидравлического блока (исполнительного устройства), отвечающего 

за модулирование давления в тормозных магистралях колесных тормозных 

цилиндров в соответствие с информацией, полученной от блока управления. 

Изменение давления достигается использованием гидравлических клапанов. 
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Регулирование давления возможно по одному из трех сценариев: увеличение, 

поддержание или снижение; 

-датчиков системы, которые отслеживают угловые скорости вращения колес, 

ускорение автомобиля и другие, необходимые для работы системы, параметры. 

Можно выделить два обобщенных типа управления исполнительным 

устройством антиблокировочной системы: 

-Rule-based control – управление, основанное на «правиле». Данный тип 

управления подразумевает задание заранее определенных границ изменения 

коэффициента проскальзывания (или других параметров движения колес). 

Управление давлением в колесных тормозных цилиндрах происходит на основе 

сравнения текущего коэффициента проскальзывания (или других параметров 

движения колес) с заданными пределами. В случае превышения текущего значения 

коэффициента проскальзывания (или других параметров движения колес) целевых 

границ происходит снижение давления в тормозном контуре. При нахождении 

текущего коэффициента проскальзывания (или других параметров движения 

колес) в пределах целевой границы происходит удержание давления в тормозном 

контуре. Если текущий коэффициент проскальзывания (или другие параметры 

движения колес) ниже целевой границы, происходит увеличение давления в 

тормозном контуре. Стоит отметить, что этот подход применяется в настоящее 

время на подавляющем большинстве антиблокировочных систем, 

устанавливаемых на современных автомобилях. Согласно [45] и [46] тормозной 

путь при торможении с использованием АБС с данным типом управления зачастую 

больше, чем без использования антиблокировочной системы; 

-Continuous control – управление с постоянным контролем. Данный тип 

управления характеризуется непрерывным в течение всего цикла торможения 

управлением клапанами гидравлического модулятора на основе сравнения 

значений целевого и текущего коэффициентов проскальзывания, а также 

непрерывным расчетом целевого коэффициента проскальзывания (в некоторых 

системах), соответствующего максимальному коэффициенту сцепления шин с 
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опорной поверхностью. Данный подход отличается от описанного раннее 

отсутствием заранее определенных состояний системы. Этот тип управления 

позволяет уменьшить амплитуду колебания коэффициента проскальзывания колес 

относительно целевого значения, сократить тормозной путь, увеличить замедление 

транспортного средства, уменьшить влияние изменения свойств шин в процессе 

эксплуатации на тормозные свойства автомобиля, но, с другой стороны, является 

более сложным и требует большего времени на настройку алгоритма работы 

антиблокировочной системы. 

Возможным вариантом улучшения свойств антиблокировочной системы 

является использование электромашин привода ведущих колес, работающих в 

режиме рекуперации энергии, в роли исполнительных устройств 

антиблокировочной системы, устанавливаемых на электромобили и гибридные 

автомобили. Электромашины позволяют регулировать коэффициент 

проскальзывания колес в более узких границах за счет более точного задания 

тормозного момента на колесе, что снижает тормозной путь транспортного 

средства. Использование рекуперативного торможения позволяет увеличить 

пробег от одной зарядки для электромобилей, а также сократить потребление 

топлива в гибридных автомобилях.  

1.1. Анализ существующих систем управления электромашинами в составе 

антиблокировочной системы электромобиля 

 Использование в антиблокировочной системе двух независимых друг от 

друга исполнительных устройств создает определенные проблемы в разработке 

систем управления. Нет единого, общепринятого способа объединения и 

управления фрикционными тормозными механизмами и электромашинами в 

составе антиблокировочной системы. Это связанно с существенной 
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нелинейностью, а также большим количеством неизвестных, требуемых для 

описания движения автомобиля. 

В работе [47] используется алгоритм, который позволяет поддерживать 

определенное значение коэффициента проскальзывания колес. Торможение 

автомобиля, оснащенного бесступенчатой трансмиссией, осуществляется с 

использованием как электромашины, так и фрикционных тормозных механизмов. 

Бесступенчатая трансмиссия в данной работе является ключевым компонентом, 

влияющим на процесс торможения. Было выявлено, что стандартный алгоритм 

работы ABS вызывает частые колебания передаточного числа вариатора для 

поддержания постоянной скорости на валу электромашины, работающей в режиме 

рекуперации энергии. В связи с чем был разработан алгоритм, который позволяет 

распределить тормозное усилие между торможением электромашиной и 

фрикционными тормозными механизмами в ситуациях как экстренного, так и 

служебного торможения. В работе установлено, что при комбинировании 

торможения с использованием электромашины и фрикционных тормозных 

механизмов безопасность автомобиля возрастает – уменьшается тормозной путь, и 

увеличивается управляемость при выполнении экстренных торможений. 

Дополнительным положительным фактом является сохранение части 

кинетической энергии автомобиля в высоковольтном накопителе энергии. При 

использовании предложенной системы управления улучшается комфорт 

пассажиров и водителя. 

В работе [48] разработана новая система электрогидравлического типа brake-

by-wire, основанная на электрогидравлическом блоке системы электронной 

стабилизации. Данная система применяется на электромобиле, имеющем 

переднемоторную компоновку и передний привод. В отличии от традиционной 

электрогидравлической системы, которая не имеет гидравлической связи между 

колесными тормозными механизмами и педалью тормоза, в разрабатываемой 

системе реализована гидравлическая связь между педалью тормоза и тормозными 

механизмами задней оси. Данное решение позволяет отказаться от устройства, 
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обеспечивающего обратную связь на педали тормоза, а также от резервного 

гидравлического контура, служащего для сохранения возможности торможения 

при помощи фрикционных тормозных механизмов при отказе системы brake-by-

wire. В случае экстренного торможения в работе предлагается осуществлять 

регулирование тормозного момента на передней оси при помощи тормозных 

механизмов, а ошибку регулирования компенсировать при помощи 

электромашины – в данной работе это называется стратегией обратной 

компенсации. Стратегия прямой компенсации подразумевает определение 

давления в гидравлическом контуре фрикционных тормозных механизмов задней 

оси при помощи задания усилия на педали тормоза, а тормозного момента на 

передней оси - по ходу педали тормоза. Целевой тормозной момент для 

фрикционных тормозных механизмов передней оси определяется, как разность 

между требуемым тормозным моментом и доступным тормозным моментом на 

валу электромашины. Для повышения доли использования электромашины при 

торможении вводится стратегия переключения компенсации. В случае служебного 

торможения АБС работает по стратегии прямой компенсации с целью 

максимизации рекуперативной энергии. Когда хотя бы одно из колес имеет 

тенденцию к блокировке, происходит переключение на стратегию обратной 

компенсации с целью наилучшего контроля коэффициента проскальзывания колес. 

По результатам моделирования, проведенного в работе, можно сказать, что 

предложенная стратегия применения электромашины в составе 

антиблокировочной системы позволяет сократить тормозной путь автомобиля в 

сравнении с традиционной тормозной системой.  

 В работах [49] и [50] рассматривается экстренное торможение электромобиля 

с четырьмя независимыми мотор-колесами при движении по дороге с низким 

коэффициентом сцепления. В данной работе выбор режима объединения 

фрикционных тормозных механизмов и электромашины связан с анализом 

коэффициента проскальзывания каждого из колес транспортного средства. Всего 

предусмотрено четыре режима:  
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- если коэффициент проскальзывания передних или задних колес 0≤s≤0.1, то 

происходит торможение с использованием и тормозных механизмов, и 

электромашины; 

- при коэффициенте проскальзывания передних или задних колес 0,1<s≤0.2 

давление в тормозных контурах удерживается, а регулирование проскальзывания 

происходит посредством электромашины; 

- в случае превышения коэффициента проскальзывания колес значения 0,2 

происходит снижение давления в тормозном контуре до 0, а коэффициент 

проскальзывания регулируется только электромашиной; 

- в случае достижения напряжения уровня перезаряда аккумулятора 

тормозная сила подается только от фрикционных тормозных механизмов.      

Эффективность предложенного метода объединения фрикционных 

тормозных механизмов и электромашины была проанализирована методом 

математического моделирования и натурных экспериментов. Методы 

распределения крутящего момента, описанные в данном исследовании, могут 

улучшить функциональность электромобилей с четырьмя независимыми мотор-

колесами с точки зрения безопасности. Применение электромашины в качестве 

исполнительного устройства АБС снижает амплитуду колебаний коэффициента 

проскальзывания колес, что благоприятно сказывается на тормозном пути 

автомобиля, его управляемости и устойчивости во время экстренного торможения. 

  В работах [51] и [52] рассматривается процесс экстренного торможения 

переднеприводного электромобиля с использованием двух источников создания 

тормозного момента. Контролировать коэффициент проскальзывания колес 

предлагается по модели скорости вращения колес. Целью создания данной модели 

является отслеживание и подавление быстрого снижения скорости вращения колес. 

Исследования показали, что данный метод эффективен для регулирования 

динамики колес, а также для подавления быстрого роста коэффициента 

проскальзывания колеса. С другой стороны, при торможении на дорогах с низким 

коэффициентом сцепления, несмотря на постоянный контроль скорости колеса, его 
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коэффициент проскальзывания растет с изменением скорости движения. В статье 

подробно рассматривается влияние задержки отклика исполнительных устройств 

антиблокировочной системы – электрогидравлического блока и электромашины, 

работающей в режиме рекуперации. Также описываются проблемы, возникающие 

при применении в качестве тормозного устройства только электромашины и 

делающие такое исполнение нецелесообразным. Исходя из этого, был разработан 

алгоритм антиблокировочной системы, позволяющий объединить оба источника 

создания тормозного момента и применить вышеуказанный метод контроля 

угловой скорости колеса на дорогах с низким коэффициентом сцепления.  Главной 

задачей данного алгоритма является компенсация задержки отклика 

гидравлической части системы за счет создания тормозного момента на валу 

электромашины. Это достигается путем применения модели контроля скорости 

движения колеса (с обратной связью по скорости вращения колес). Данное решение 

позволило сократить тормозной путь электромобиля на 20 процентов, исходя из 

результатов проведённого математического моделирования. 

 В работе [53] представлены два различных метода интеграции 

электромашины в антиблокировочную систему:  

- демпфирование крутильных колебаний трансмиссии в сочетании с работой 

электромашины в режиме рекуперации; 

- динамическое разделение тормозного момента - тормозной момент, 

созданный фрикционными тормозными механизмами, поддерживается 

постоянным, а динамическая модуляция тормозного момента осуществляется 

электромашинами.  

Алгоритм демпфирования разработан на основе линеаризованной модели 

трансмиссии электромобиля с учетом контакта шины с дорогой, а также с 

использованием обратной связи по состоянию. Результаты математического 

моделирования показывают эффективность алгоритмов управления 

демпфированием вибраций, возникающих в трансмиссии, а также повышение 

энергоэффективности антиблокировочной системы. 
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 В работе [54] представлен метод управления комбинированной АБС - на 

основе типа управления Rule-base и имеющей в своём составе четыре независимые 

электромашины и четыре фрикционных тормозных механизма. Проанализировав 

распределение тормозного усилия на основе математической модели, а также 

нормы торможения, предъявляемые правилами ООН, авторы предложили метод 

управления распределением тормозных усилий, который позволяет осуществлять 

торможение электромашинами, работающими в режиме рекуперации энергии, 

сочетать с торможением при помощи фрикционных тормозных механизмов. 

Вышеуказанный метод управления учитывает не только рекуперацию энергии, но 

и стабильность торможения. В работе применяются четыре варианта объединения 

функционирования фрикционных тормозных механизмов с электромашинами в 

зависимости от коэффициента сцепления шин с дорогой:  

- при коэффициенте сцепления φ <0,3 используется только электромашина;  

- при коэффициенте сцепления 0,4<φ≤0,55 есть вероятность того, что 

тормозного момента на валу электромашины не хватит для осуществления 

эффективного торможения, и, следовательно, к работе электромашин добавляется 

торможение при помощи фрикционных тормозных механизмов. При этом 

регулирование проскальзывания колес происходит при помощи электромашин;  

- при коэффициенте сцепления 0,55<φ≤0,7 торможение происходит по 

следующей схеме: на начальном этапе торможения, когда тормозная сила, 

развиваемая электромашинами, больше силы, развиваемой фрикционными 

тормозными механизмами, регулирование проскальзывания колес происходит при 

помощи электромашин. Как только сила, развиваемая тормозными механизмами, 

превышает силу, развиваемую электромашинами, регулирование проскальзывания 

осуществляется тормозными механизмами, а тормозной момент на валах 

электромашин сводится к нулю;  

- при коэффициенте сцепления φ>0.7 исполнительным устройством 

антиблокировочной системы являются фрикционные механизмы.  
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Результаты моделирования показали, что представленный вариант 

объединения исполнительных устройств АБС может гарантировать поддержание 

коэффициента проскальзывания в допустимых пределах, а также может улучшить 

боковую устойчивость автомобиля, что повышает безопасность движения. 

В исследовании, представленном в [14], проводится оценка эффективности 

различных типов управления антиблокировочной системой, включающей в свой 

состав электромашины и фрикционные тормозные механизмы. Процесс 

экстренного торможения рассматривается с точки зрения эффективности 

торможения, а также комфорта водителя и пассажиров. Объектом исследования 

является электромобиль, оснащенный четырьмя электрическими машинами и 

тормозной системой электрогидравлического типа.  Разработанный алгоритм 

управления тормозной динамикой автомобиля позволяет непрерывно 

контролировать коэффициент проскальзывания колес транспортного средства и 

объединять электромашины и тормозные механизмы в качестве источников 

создания тормозного момента. Целевой общий тормозной момент, 

складывающийся из тормозного момента на валу электромашин и тормозного 

момента от фрикционных тормозных механизмов, вычисляется в зависимости от 

хода педали тормоза и условий движения автомобиля. Пропорции деления момента 

между двумя источниками определяются в соответствии с физическими 

ограничениями по заранее заданным правилам. Разработанный алгоритм 

объединения источников тормозной энергии нацелен на минимизацию тормозного 

момента, получаемого от фрикционных тормозных механизмов. В рамках данной 

работы были проведены испытания антиблокировочной системы на поверхности с 

низким коэффициентом сцепления. Полученные результаты демонстрируют 

значительные улучшения в эффективности торможения, повышение комфорта 

вождения, управляемости и устойчивости для разработанного алгоритма по 

сравнению с Rule-base control, а также по сравнению с системой без электромашин. 

В работе [55] описывается алгоритм управления АБС с контролем 

коэффициента проскальзывания колес, используемый для электромобилей, 
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оснащенных мотор-колесами и электрогидравлическим блоком. Работа данного 

алгоритма основана на теории устойчивости Ляпунова и прогнозирующем 

управлении. Предлагаемый способ управления может с достаточной точностью 

отслеживать целевой коэффициент проскальзывания колес и является устойчивым 

к неопределенности ряда параметров транспортного средства. Также в данной 

работе предложен новый алгоритм распределения тормозного момента, который 

позволяет плавно регулировать гидравлическое давление в контурах фрикционных 

тормозных механизмов и уменьшает амплитуду пульсации педали тормоза, что 

повышает комфорт вождения для водителя транспортного средства. Алгоритм 

распределения тормозного момента имеет важное значение с точки зрения 

эффективности работы АБС и количества энергии, которое может быть переведено 

из кинетической энергии движения автомобиля в электрическую при помощи 

электромашины. Ключевой целью данного алгоритма является объединение 

преимущества создания большой величины тормозного момента, который может 

быть достигнут посредством фрикционных тормозных механизмов, и 

быстродействия, свойственного электромашинам. В процессе экстренного 

торможения создается относительно постоянное давление в гидравлических 

контурах фрикционных тормозных механизмов, а регулирование коэффициента 

проскальзывания колес происходит за счет изменения тормозного момента от 

электромашин. Целевое давление в тормозных контурах фрикционных тормозных 

механизмов выбирается, исходя из коэффициента сцепления шин с дорогой и 

целевого коэффициента проскальзывания шин. Результаты математического 

моделирования показывают, что разработанная система позволяет не только с 

высокой точностью отслеживать коэффициент проскальзывания колеса, но и 

устранять пульсацию гидравлического давления, которая влияет на ощущения от 

управления тормозным приводом.  

В работе [56] представлен алгоритм рекуперативного торможения 

электромашиной в составе антиблокировочной системы. Главной задачей, которую 

поставили перед собой авторы, является улучшение тормозных характеристик, 
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обеспечение максимального перевода кинетической энергии движения 

транспортного средства в электрическую во время торможения, а также 

распределение тормозного момента от фрикционных тормозных механизмов и 

электромашины. Для решения данных задач в части управления 

электрогидравлическим блоком, как исполнительным устройством 

антиблокировочной системы, была использована система управления на основе 

нечеткой логики и нейронных сетей. Преимущество использования такого подхода 

заключается в том, что для решения поставленной задачи не требуется 

математическая модель всего объекта. Данное управление является адаптивным и 

может обучаться с целью получения лучших результатов. Управление 

исполнительными устройствами осуществляется по заранее определенному 

алгоритму, состоящему из шести шагов:  

- при служебном торможении основной тормозной момент реализуется при 

помощи электромашины. В случае, если тормозной момент на валу 

электромашины достигает максимума, в работу включаются тормозные 

механизмы;  

- при включении в процесс торможения фрикционных тормозных 

механизмов тормозной момент от электромашины сводится к нулю;  

- после прекращения работы АБС торможение продолжается при помощи 

фрикционных тормозных механизмов заданное время, при этом происходит анализ 

давления в тормозных контурах и расчёт целевого тормозного момента, который 

необходимо реализовать на электромашине;  

- тормозной момент на валу электромашины постепенно начинает 

увеличиваться от нулевого значения до достижения заранее заданной части общего 

целевого тормозного момента. Целевое распределение тормозных моментов по 

осям автомобиля не изменяется по сравнению с концом четвертого шага;  

- целевой тормозной момент на валу электромашины постепенно повышается 

до максимального значения, ограниченного конструкцией и параметрами 

электромашины.;  
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- рекуперативное торможение начинает работать по алгоритму, 

соответствующему служебному торможению. Для того, чтобы избежать 

зацикливания работы системы рекуперации, принят следующий алгоритм: при 

активации антиблокировочной системы на пятом шаге во время следующего цикла 

выполняется остановка на четвертом. Следовательно, целевой тормозной момент 

на валу электромашины становится ниже и равняется достигнутому на шаге 

четыре. При новой активации АБС на четвертом шаге во время следующего цикла 

работы выполняется остановка на третьем шаге. Электромашина остается 

выключенной. 

Результаты моделирования и эксперимента показывают, что предложенная 

стратегия управления является надежной и эффективной и позволяет улучшить 

характеристики управляемости транспортных средств и топливную 

экономичность. 

В работе [57] предложен алгоритм совместной работы фрикционных 

тормозных механизмов и электромашины, работающей в режиме рекуперации 

энергии, во время служебного и экстренного торможения. Основная цель данного 

алгоритма заключается в максимизации тормозного момента, реализуемого на валу 

электромашины, при сохранении безопасности движения автомобиля. В работе 

используется идеальная кривая распределения момента между передней и задней 

осями, а также система управления на основе нечеткой логики для распределения 

целевого тормозного момента между источниками его создания. Данный подход 

обеспечивает с одной стороны возможность реализации большего тормозного 

момента на колесах, а с другой - возможность перевести большее количество 

кинетической энергии транспортного средства в электрическую энергию в 

сравнении с методами, заранее задающими постоянные коэффициенты 

распределения тормозного момента между источниками его создания. Целевой 

коэффициент проскальзывания колес определяется также при помощи нечеткой 

логики. Вход данной системы зависит от коэффициента проскальзывания колес, а 

выход определяет коэффициент, от которого зависит возникновение вибраций во 
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время экстренного торможения транспортного средства. Результаты 

математического моделирования демонстрируют, что применение нечеткой логики 

может обеспечить точное и быстрое определение целевого коэффициента 

проскальзывания и поддержание текущего коэффициента проскальзывания на 

заданном уровне, что позволяет сократить тормозной путь транспортного средства 

при сохранении управляемости и устойчивости автомобиля. 

В работе [58] рассматривается алгоритм управления мотор-колесами, 

которые используются в качестве единственных исполнительных устройств 

антиблокировочной системы. Описывается способ определения текущей реальной 

скорости электромобиля и каждого колеса, основанный на управлении с 

замкнутым циклом и с обратной связью, осуществляемой посредством датчика 

положения вала каждой электромашины. Антиблокировочная система работает на 

основе Rule-base control. Коэффициент проскальзывания колес определяется на 

основе сравнения скоростей вращения передних и задних колес. 

Антиблокировочная система включается в работу в случае, если коэффициент 

проскальзывания колес электромобиля достигает 0,15. Процесс работы 

антиблокировочной системы разделен на пять основных этапов: 

- если коэффициент проскальзывания колес в текущий момент времени 

находится в пределах от 0,15 до 0,3, алгоритм переходит к следующему этапу; 

- на данном этапе происходит поддержание тормозного момента на колесах 

электромобиля и наблюдение за коэффициентом проскальзывания колес. В случае, 

если коэффициент проскальзывания колес превышает 0,3, происходит переход к 

следующему этапу; 

- на данном этапе происходит уменьшение тормозного момента до 

достижения значения коэффициента проскальзывания, лежащего в пределах от 

0,15 до 0,3; 

- на данном этапе, также как на втором, происходит удержание тормозного 

момента на колесах электромобиля на заданном уровне. 
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Если коэффициент проскальзывания колес становится ниже 0,15, система 

выключается, а контроллер переводится на первый этап. 

Положительными моментами в применении данной системы является 

упрощение конструкции тормозной системы: отказ от гидравлического привода и 

тормозных цилиндров, а также датчиков скорости вращения колес.  

В исследовании [59] предложен алгоритм работы антиблокировочной 

системы. Исполнительными устройствами данной системы выступают 

пневматическая тормозная система и электромашина. Разработанный алгоритм 

относится к типу управления Rule-base control. Оба типа исполнительных 

устройств работают по одинаковому алгоритму и не имеют зависимости друг от 

друга. Разработанный алгоритм позволяет контролировать угловое ускорение или 

замедление колес автомобиля, а также оценивать скорость транспортного средства. 

В случае достижения заданных пороговых значений исполнительные устройства 

антиблокировочной системы выполняют заранее заданные действия – 

увеличивают, удерживают или уменьшают тормозной момент на колесах 

транспортного средства с целью поддержания коэффициента проскальзывания 

колес в допустимых пределах. Основным критерием регулирования является 

нахождение ускорения колес в заданных пороговых пределах. Пороговые значения 

коэффициента проскальзывания колес действуют как вспомогательные значения. 

Регулировка углового ускорения или замедления каждого колеса происходит 

независимо от остальных колес. Пороговые значения, в соответствии с которыми 

происходит регулирование тормозного момента, делятся на три пороговых 

значения ускорения и два пороговых значения коэффициента проскальзывания 

колес.  

Алгоритм работы разделен на восемь последовательных фаз: 

- удержание тормозного момента на постоянном уровне. Фаза вступает в 

силу, когда текущее угловое замедление ниже верхнего порогового значения; 
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- уменьшение тормозного момента. Переход в данную фазу осуществляется 

после того, как текущий коэффициент проскальзывания стал меньше, чем нижний 

пороговый коэффициент проскальзывания; 

- уменьшение тормозного момента. Данная фаза активируется при 

уменьшении углового замедления колеса и коэффициента проскальзывания выше 

верхнего порогового коэффициента проскальзывания; 

- удержание тормозного момента на прежнем уровне. Данная фаза 

активируется при уменьшении углового замедления колеса и коэффициенте 

проскальзывания ниже верхнего порогового коэффициента проскальзывания; 

- удержание тормозного момента на прежнем уровне. Данная фаза вступает в 

действие, когда угловое замедление колеса становится выше нижнего порогового 

значения; 

- увеличение тормозного момента. Переход в данную фазу происходит при 

превышении углового ускорения колеса порогового значения замедления; 

- удержание тормозного момента на прежнем уровне. Данная фаза 

активируется, если значение углового замедления колеса находится между нижним 

и верхним пороговыми значениями; 

- увеличение тормозного момента. Данная фаза активируется, когда значение 

углового замедления колеса становится ниже, чем пороговое значение замедления. 

Данная фаза активна до того момента, пока текущее угловое ускорение не станет 

выше порога ускорения.  

Результаты математического моделирования и реальные эксперименты, 

результаты которых демонстрируются в данной работе, показывают, что 

разработанный алгоритм управления исполнительными устройствами 

антиблокировочной системы показывает хорошие результаты с точки зрения 

комфорта езды и реакции пневматической системы, а также обеспечивает высокую 

устойчивость и управляемость транспортного средства при переведении части 

кинетической энергии движения электромобиля в электрическую. 
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 В работе [60] используется алгоритм управления исполнительными 

устройствами антиблокировочной системы, используемой в составе 

электромобилей и гибридных автомобилей. Исполнительными устройствами 

данной системы являются электромашина и электрогидравлический блок. 

Особенностью данного алгоритма является применение итеративного обучения 

для управления исполнительными устройствами. Целевой тормозной момент в 

данной работе определяется как функция скорости транспортного средства, 

целевого коэффициента проскальзывания и текущего коэффициента 

проскальзывания. Для управления исполнительными устройствами используется 

пропорционально-интегрально-дифференциальный регулятор с итеративной 

подстройкой коэффициентов регулятора. Ключевым преимуществом такого 

подхода является возможность, после обучения контроллера, автоматического 

адаптирования к различным дорожным условиям. Особенно высокая 

эффективность антиблокировочной системы достигается в условиях с невысоким 

коэффициентом сцепления шин с дорогой – на мокрой и обледенелой дороге. 

 Подводя итог проведенному обзору научных исследований, можно ввести 

более подробную классификацию работ по способу управления исполнительными 

устройствами антиблокировочной системы: 

1) rule-base control; 

2) continuous control: 

а) системы управления на основе нечеткой логики; 

б) адаптивные экстремальные системы управления.  

Управление по способу Rule-base control в настоящее время применяется на 

подавляющем большинстве антиблокировочных систем, устанавливаемых на 

современных автомобилях. Несмотря на высокую отказоустойчивость данный 

способ управления характеризуется следующими отрицательными свойствами:  

- высокой амплитудой колебаний регулируемых величин относительно 

целевых границ;  

- относительно большим тормозным путем транспортного средства; 
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- отсутствием возможности подстройки целевых границ регулируемых 

величин в процессе эксплуатации автомобилей;  

- отсутствием учета изменения свойств шин, изменения пятна контакта, 

наличия посторонних тел в пятне контакта; 

- относительно низким комфортом водителя и пассажиров;  

- необходимостью проведения большого количества экспериментов с 

большим разнообразием испытаний и условий движения автомобиля с целью 

получения оптимальных значений целевых границ регулируемых величин;  

- невозможностью реализовать один из ключевых плюсов электромашины, 

выступающей в роли исполнительного устройства антиблокировочной системы – 

точности задания тормозного момента. 

Как следствие всего вышеперечисленного, при применении данного способа 

управления возможно увеличение тормозного пути, ухудшение управляемости и 

устойчивости во время торможения автомобиля, уменьшение комфорта водителя и 

пассажиров. 

Системы управления на основе нечеткой логики относятся к управлению 

Continuous control. При использовании нечеткой логики в качестве алгоритма 

регулирования тормозного момента достигается низкая амплитуда колебаний 

коэффициента проскальзывания колес относительно целевых параметров. Это 

положительно влияет на комфорт водителя и пассажиров, а также позволяет 

сократить тормозной путь при сохранении управляемости и устойчивости 

автомобиля на высоком уровне. Применение нечеткой логики для распределения 

тормозного момента между исполнительными устройствами позволяет добиться 

высокого процента перевода кинетической энергии движения автомобиля в 

электрическую.  В то же время, применение нечеткой логики для поиска большого 

числа неизвестных параметров движения автомобиля и описания взаимодействия 

шин с дорогой затруднено в связи с применением большого количества нечетких 

правил и, как следствие, высокой неточностью конечных решений, что приводит к 

снижению эффективности торможения – возрастанию тормозного пути, 
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ухудшению управляемости и устойчивости автомобиля, комфорта водителя и 

пассажиров. 

Адаптивные экстремальные системы управления также относятся к 

управлению Continuous control. К данному типу управления можно отнести 

системы, в которых происходит поиск максимума какого-либо из критериев 

эффективности, например, максимального коэффициента сцепления шин с дорогой 

или максимального преобразования кинетической энергии в электрическую. На 

основе полученной информации происходит корректировка управляющего 

воздействия. Данный тип управления характеризуется простотой настройки, малой 

амплитудой колебаний регулируемых величин относительно целевых значений. 

Указанные выше достоинства позволяют добиться малого тормозного пути 

транспортного средства при сохранении высоких показателей по устойчивости и 

управляемости, улучшить комфорт пассажиров и водителя. Отрицательными 

факторами применения данной системы является недостаточная устойчивость 

системы управления при некоторых режимах работы, а также сложность 

управления двумя независимыми типами исполнительных устройств, но данные 

недостатки нивелируются правильным выбором закона управления.  

 Таким образом, для дальнейшей работы целесообразно выбрать комбинацию 

из управления на основе адаптивной экстремальной системы и системы управления 

на основе нечеткой логики, так как при сопоставимых показателях тормозной и 

энергетической эффективности управление на основе адаптивной экстремальной 

системы менее требовательно к количеству проведенных реальных испытаний, 

проще в реализации, требует меньшего времени для конечной настройки, чем 

регулирование посредством системы управления на основе нечеткой логики. А для 

вычисления целевого давления в тормозных контурах в зависимости от загрузки 

электромашин автомобиля целесообразно применять нечеткую логику. Это 

позволит объединить положительные стороны обоих принципов управления, 

уменьшая отрицательные свойства, характерные для них. 
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Относительно первой группы – Rule-base control - выбранный тип управления 

демонстрирует уменьшение тормозного пути, повышение комфорта водителя и 

пассажиров, учитывает изменение в эксплуатационных характеристиках 

автомобиля. 

1.2. Анализ существующих методов определения целевого коэффициента 

проскальзывания колес 

Как известно, максимальная сила в плоскости дороги F, реализуемая на 

колесе, равна: 

𝐹 ൌ 𝐹௩௭ ∙ 𝜑 , (1) 

где 𝐹௩௭ – вертикальная сила, приложенная к центру колеса; φ - коэффициент 

сцепления шин с дорогой. 

Коэффициент сцепления шин, согласно [61], определяется силами трения, 

возникающими в пятне контакта шины с опорной поверхностью. Его величина 

зависит от большого количества факторов, главными из которых являются: 

- конструкция и материал протектора шины; 

- материал опорной поверхности и ее состояние, а также наличие 

посторонних тел в пятне контакта; 

- эксплуатационное состояние шины – ее изношенность, срок использования; 

- скорость автомобиля; 

- коэффициент проскальзывания колеса. 

Срок эксплуатации автомобильных шин, как правило, значительно ниже 

срока эксплуатации всего автомобиля. Следовательно, есть большая вероятность 

того, что при эксплуатации автомобиля могут быть использованы различные по 

конструкции и материалу шины. При разработке алгоритмов управления 

системами активной безопасности невозможно учитывать все многообразие 

конструкций и используемые материалы в шинах, отслеживать их смену и 
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оценивать эксплуатационные свойства шины. Также в режиме реального времени 

невозможно достаточно точно оценить состояние опорной поверхности, ее 

материал и наличие посторонних тел, несвязанных с поверхностью (например, 

наличие песка на асфальтовом покрытии). Таким образом, при разработке 

современных систем активной безопасности, в том числе и антиблокировочной 

системы, нет возможности учитывать изменение всех вышеприведенных факторов.  

В научной литературе предлагается большое количество разнообразных 

методик определения коэффициента сцепления шин с опорной поверхностью, 

каждая из которых имеет свои достоинства и недостатки. Обзор различных 

подходов позволит определить целесообразность использования данных методик 

для применения в разработке алгоритма управления исполнительными 

устройствами антиблокировочной системы, а также выбрать оптимальную 

методику.  

Как известно из [62], коэффициент сцепления шин с дорогой определяется 

двумя механизмами создания связи между материалом шины и опорной 

поверхностью: молекулярной адгезией и шероховатостью. 

Молекулярная адгезия описывает взаимодействие между шиной и опорной 

поверхностью при помощи сил Ван-дер-Ваальса. Возникновение данных сил 

возможно при достижении расстояния между материалом шины и опорной 

поверхностью менее 10-6 мм и частотой контакта, при которой материал шины 

становится вязкоупругим (от 106 до 109 Гц). Процесс создания сил можно условно 

разделить на три повторяющихся этапа: 1) создание связи между телами; 2) 

растяжение молекулярной цепи и, как следствие, создание силы сцепления; 3) 

разрыв связи между телами. ( [63] и [62]). 

Механизм шероховатости обусловлен наличием микрошероховатости 

опорной поверхности, а также гистерезисом материала шины [62]. Поверхность 

дороги при контакте с шиной вызывает напряжения, возникающие на поверхности 

резины с частотой от 102 до 106 Гц. Так как резиновой смеси, из которой 

изготавливают современные шины, свойственен гистерезис, шина не сразу 
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возвращается в исходное положение, а с небольшим запаздыванием, что вызывает 

потерю энергии и возникновение силы, противодействующей локальному 

проскальзыванию. 

Соотношение этих двух механизмов зависит от состояния дороги – наличия 

загрязнений, а также ее шероховатости. 

Существующие методики определения коэффициента сцепления шин с 

опорной поверхностью можно разделить по применению на две категории: 

- методики, работающие в основном при малых значениях коэффициента 

проскальзывания; 

- методики, работающие только при высоком значении коэффициента 

проскальзывания колес. 

Несмотря на большое количество работ ( [64], [65], [66], [67], [68], [69], [70]), 

посвященных оценке коэффициента сцепления шин с дорогой при малых 

значениях коэффициента проскальзывания, данная категория методик имеет 

несколько существенных недостатков: 

- в подходах, основанных на анализе ускорений внутренней поверхности 

шины, предполагается, что коэффициент сцепления шин с опорной поверхностью 

связан с характеристикой продольной и поперечной жесткости проскальзывания. 

К сожалению, данное утверждение не имеет всеобъемлющего экспериментального 

подтверждения, а часть исследований противоречат друг другу; 

- в подходах, основанных на анализе шума, возникающего при 

взаимодействии шины с опорной поверхностью, определяют коэффициент 

сцепления шин с дорогой на основе предположения, что микро- и макроструктура 

опорной поверхности оказывает влияние на максимум коэффициента сцепления 

шин с дорогой. Вместе с тем, знание параметров микро- и макроструктуры опорной 

поверхности не позволяет создать математические модели, описывающие 

механизм определения коэффициента сцепления шин с дорогой. Вместо этого 

используются математические модели, основанные на большом количестве 

экспериментальных данных; 
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- не существует стандартизации экспериментальных исследований. Не всегда 

в работах учитываются изменения различных параметров, влияющих на 

коэффициент сцепления шин с дорогой – таких как температура, наличие жидких 

сред и их уровень в пятне контакта, глубина протектора; 

- влияние рисунка протектора и его глубины, а также методы контроля этих 

параметров не рассматриваются подробно. 

В рамках работы по созданию алгоритма управления исполнительными 

устройствами антиблокировочной системы допускается определять коэффициент 

сцепления шин с дорогой на основе подхода, работающего только при высоком 

значении коэффициента проскальзывания колеса, посредством метода, 

основанного на определении целевого коэффициента проскальзывания колес, 

который соответствует максимальному коэффициенту сцепления шин с дорогой. 

Зависимость коэффициента сцепления шин с дорогой φ от коэффициента 

проскальзывания колес S можно условно описать посредством графика, 

изображённого на  рисунке 1. 

  

 

Рисунок 1 - Зависимость коэффициента сцепления шин φ от коэффициента 

проскальзывания S  
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В научной литературе предлагается большое количество разнообразных 

методик определения целевого коэффициента проскальзывания шин, каждая из 

которых имеет свои плюсы и минусы. Проведение обзора работ позволит 

определить целесообразность использования того или иного подхода для 

применения в разработке алгоритма управления исполнительными устройствами 

антиблокировочной системы, а также выбрать оптимальную методику. 

В работе [71] предложен алгоритм оценки коэффициента сцепления шин с 

дорогой на основе дискретного фильтра Калмана и рекурсивного метода 

наименьших квадратов (РМНК). Фильтр Калмана используется для определения 

продольных сил в шинах, а РМНК - для оценки коэффициента сцепления шин с 

опорной поверхностью. Математическое моделирование показало, что при помощи 

фильтра Калмана можно с удовлетворительной точностью и скоростью определить 

продольные силы, возникающие в пятне контакта шин с дорогой, даже при 

значительных колебаниях давления в тормозных магистралях транспортного 

средства, вызванных использованием управления исполнительными устройствами 

АБС на основе rule-base control. 

Проведенные физические эксперименты демонстрируют лучшую работу 

предложенного метода на дорогах с низким коэффициентом сцепления шин с 

дорогой. При резком возрастании коэффициента сцепления шин с опорной 

поверхностью, от более низкого к высокому, отмечается значительное 

запаздывание в определении искомых параметров. 

Определение продольных сил в пятне контакта шины с дорогой на основе 

фильтра Калмана мало подвержено колебанию скорости вращения колес и 

показывает весьма устойчивые результаты. В то же время определение 

коэффициента сцепления шин с дорогой при помощи РМНК сильно зависит от 

колебаний продольных сил, возникающих в пятне контакта шины с дорогой. 

В работе [72] предложена аппроксимация зависимости коэффициента 

сцепления от коэффициента проскальзывания, адекватно описывающая данные, 

полученные в ходе физических экспериментов. Особенностью предложенной 
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аппроксимирующей функции является отсутствие неустойчивых колебаний в 

области спада коэффициента сцепления. В тоже время в данной работе 

рассматриваются только торможение на сухом и мокром асфальте. Информации об 

адекватности работы предложенного метода на дорогах с низким коэффициентом 

сцепления в данной работе не приводится. 

В работе  [73], основанной на патенте [74],  предложен метод определения 

максимальной тормозной силы путем анализа знака производной «фактической 

силы/момента в контакте «дорога-колесо-транспортное средство». Фактической 

силой в данной работе называют сумму внутренних и внешних сил, которые 

действуют на колесо во время движения транспортного средства. Данный способ 

показал высокую эффективность нахождения максимального коэффициента 

сцепления шин с дорогой. С другой стороны, предложенный метод требует замены 

датчиков, измеряющих угловую скорость автомобиля, на датчики, измеряющие 

«фактические силы/моменты». 

В работе [75] для определения коэффициента проскальзывания, 

соответствующего максимальному коэффициенту сцепления, предлагается 

отслеживать изменения скорости вращения колеса при известном времени 

нахождения клапана сброса давления в электрогидравлическом блоке в открытом 

состоянии. Это позволяет приблизительно оценить коэффициент сцепления шин с 

опорной поверхностью, анализируя восстановление скорости колес и перепад 

давления во время режима сброса. Мониторинг проводится на задних колесах 

автомобиля. Определение целевой скорости вращения колес передней оси 

происходит на основе информации о коэффициенте проскальзывания колес задней 

оси. Предложенный алгоритм позволяет поддерживать давление в тормозном 

контуре передних колес практически постоянным, но на скоростях менее 100 км/ч 

возможна заметная задержка, что может привести к увеличению тормозного пути 

автомобиля. С другой стороны, авторы отмечают простоту и малое время, 

требуемое для получения удовлетворительных результатов в определении 

коэффициента сцепления шин с опорной поверхностью. 
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 В работе [76] авторы ставят перед собой цель - разработку алгоритма 

определения целевого коэффициента проскальзывания колес, то есть определение 

коэффициента проскальзывания, соответствующего максимальному 

коэффициенту сцепления. Рассматривается модель четверти автомобиля, 

движущегося прямолинейно по дороге с коэффициентом сцепления, достигающим 

максимума при коэффициенте проскальзывания равным 0,2. Особенностью 

данного алгоритма является применение управления с обратной связью, 

описывающей коэффициент проскальзывания колес транспортного средства.  В 

модели в качестве входной переменной используется тормозной момент, 

приложенный к ведущим колесам автомобиля, оборудованного комбинированной 

энергетической установкой, а в качестве регулируемой величины используется 

целевой коэффициент проскальзывания колес.  

Работа разбита на три этапа:  

- создание математической модели определения коэффициента 

проскальзывания шин гибридного автомобиля; 

- создание нелинейного алгоритма определения целевого коэффициента 

проскальзывания; 

- создание алгоритма, поддерживающего коэффициент проскальзывания в 

заданных пределах и минимизирующего вибрации.  

Предложено два алгоритма определения и поддержания целевого 

коэффициента проскальзывания. Стоит отметить, что на протяжении первых двух 

секунд работы антиблокировочной системы коэффициент проскальзывания колеса 

имеет чрезвычайно высокую величину, что ухудшает показатели эффективности 

АБС. 

В статье [77] предложен алгоритм определения целевого коэффициента 

проскальзывания колес для электромобиля, оборудованного мотор-колесами. 

Текущий коэффициент сцепления шин с дорогой определяется в режиме реального 

времени, исходя из текущего тормозного или крутящего момента на колесе, а также 

его скорости. В случае применения мотор-колес данный метод хорошо 
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зарекомендовал себя, так как электромашины позволяют с высокой точностью 

определить момент на колесе, а также его скорость. Целевой коэффициент 

проскальзывания определяется, исходя из анализа производной текущего 

коэффициента сцепления шин с дорогой. Если производная больше нуля, то 

целевой коэффициент проскальзывания колес меньше оптимального, в случае если 

производная меньше нуля, то коэффициент проскальзывания больше 

оптимального, и колесо находится в неустойчивом состоянии. 

В работе [78] оценка коэффициента сцепления шин с дорогой производится 

на основе комплексного подхода, в котором используется щеточная модель шины 

и нелинейный метод наименьших квадратов (НМНК). Алгоритм определения 

коэффициента проскальзывания делится на пять шагов: 

- определение целевого коэффициента проскальзывания и жесткости шины 

(коэффициента, необходимого для описания поведения шины) происходит путем 

итеративного применения нелинейного метода наименьших квадратов на выборку 

данных, описывающих силы и коэффициент проскальзывания или моменты и 

коэффициент проскальзывания, для щеточной модели шины; 

- чтобы убедится, что полученных данных достаточно для применения 

НМНК, проводится сравнение текущего коэффициента проскальзывания с 

первоначально установленным пороговым значением. Текущий коэффициент 

проскальзывания должен превысить пороговое значение для начала применения 

НМНК; 

- параллельно с применением нелинейного метода наименьших квадратов 

применяется метод наименьших квадратов к текущей выборке точек с целью 

определения наклона касательной линии на диаграмме φ-s; 

- вычисляется накопленная среднеквадратическая ошибка для обоих методов 

для последнего состояния данных. В случае большой нелинейности данных, 

описывающих силы и коэффициент проскальзывания или моменты и коэффициент 

проскальзывания, происходит обновление значения коэффициента сцепления шин 

с дорогой; 
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- повторение цикла. 

Данный подход позволяет определять максимальный коэффициент 

сцепления шин с дорогой при достижении текущего коэффициента сцепления шин 

с дорогой 30-40% от максимума, что является достаточно низким порогом и, тем 

самым, позволяет улучшить управляемость и устойчивость автомобиля при первом 

цикле работы антиблокировочной системы. 

В работе [79] зависимость коэффициента сцепления шин с дорогой от 

коэффициента проскальзывания делится на три диапазона: линейный – 

соответствующий участку возрастания φ-s диаграммы, переходный – 

соответствующий области вблизи максимума φ-s диаграммы, насыщенный – 

соответствующий участку убывания φ-s диаграммы. В работе демонстрируются 

алгоритмы определения коэффициента сцепления шин с дорогой для линейного и 

насыщенного диапазонов. Алгоритм определения коэффициента сцепления шин с 

дорогой для линейного диапазона основан на наблюдении, которое характеризует 

зависимость продольной жесткости шины от коэффициента сцепления шины с 

дорогой. Алгоритм определения коэффициента сцепления шин с дорогой для 

насыщенного диапазона основан на том факте, что созданная продольная сила 

нечувствительна к коэффициенту проскальзывания и зависит только от 

коэффициента сцепления шин с дорогой и нормальной силы. В данной работе не 

рассматривается переходный диапазон, но применимые на остальные диапазоны 

алгоритмы показывают хорошие результаты и могут быть частично использованы 

и в антиблокировочной системе. 

Одним из наиболее легких в настройке и позволяющим достичь высокой 

точности в определении максимума φ-s диаграммы является подход на основе 

определения наклона k прямой, касательной к графику функции φ-s (так 

называемый Slip slope подход). В основе данного подхода лежит гипотеза, что 

наклон прямой коэффициента проскальзывания содержит достаточно информации, 

чтобы определить точное значение максимума коэффициента сцепления шин с 

дорогой. Наклон прямой определяется следующим образом: 
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𝑘 ൌ ௗఝ

ௗௌ
. (2) 

Необходимо отметить, что данный подход не дает объяснения зависимости 

коэффициента сцепления от коэффициента проскальзывания, а лишь позволяет 

найти целевой коэффициент проскальзывания. Зачастую, величину k называют 

продольной жесткостью шины. Более твердые составы резины обеспечивают 

большую величину k. 

  В работе [80] представлен алгоритм определения коэффициента сцепления 

шин с дорогой на основе определения наклона прямой k при нормальных условиях 

езды. Для его работы не требуется наличие каких-либо дополнительных датчиков. 

Разработанный алгоритм может применяться только на моноприводных 

транспортных средствах. Он основан на фильтре Калмана с поддержкой алгоритма 

обнаружения изменений, что дает надежную и точную оценку коэффициента 

сцепления шин с дорогой. Автор представляет результаты эксперимента, который 

показал, что различные типы опорных поверхностей могут быть оценены при 

помощи расчёта наклона прямой коэффициента проскальзывания. Особенно 

отмечается, что с хорошей точностью могут быть определены изменения 

коэффициента сцепления. Алгоритм разработан для неэкстренного движения 

автомобиля, и его применение имеет ограничение при выполнении резких 

маневров, торможения, заноса, изменения момента на валу двигателя и т.п. При 

этом данную работу можно рассматривать, как тщательную проверку подхода, 

основанного на анализе наклона k прямой, касательной к графику функции φ-s, для 

поиска целевого значения коэффициента проскальзывания. У представленного в 

работе алгоритма имеется ряд недостатков и особенностей: 

- применение динамической модели двигателя позволит использовать 

данные, полученные из нее, как входящие значения для фильтра Калмана, что 

может использоваться для определения наклона slip-slope сразу после изменения 

крутящего момент двигателя;  
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- применение улучшенной модели для учета нормальных сил позволит более 

точно учитывать изменение характера φ-s кривой;  

- для работы предложенного алгоритма при заносах и при торможении 

необходимо включить в систему акселерометр, гироскопический датчик или 

видеокамеру; 

- высокая точность оценки максимального коэффициента сцепления шин с 

дорогой достигается только при высоком значении текущего коэффициента 

сцепления относительно максимального.  

 В работе [81] предложен алгоритм определения целевого коэффициента 

проскальзывания с учетом направления движения, а также связанного с ним 

коэффициента сцепления шин с дорогой.  Предложенный метод можно разделить 

на три шага: 

 1) определение кусочно-линейной области φ-s кривой; 

 2) определение оптимального коэффициента проскальзывания; 

 3) задание целевого коэффициента проскальзывания.  

 Для реализации первого шага метода автор предлагает выбрать W=25 точек, 

описывающих зависимость φ-s с шагом 0,007. Затем в области этих точек, применяя 

метод наименьших квадратов, следует построить прямые линии, которые можно 

описать следующим выражением: 

𝜑ሺ𝑘ሻ ൌ 𝑐଴ ൅ 𝑐ଵ ∙ 𝑆ሺ𝑘ሻ. (3) 

По наклону данной линии (оценке знака коэффициента с1) к оси абсцисс 

можно сделать предположение о том, находится ли усредненный коэффициент 

проскальзывания колеса выше или ниже оптимального коэффициента 

проскальзывания. Автор подчеркивает, что для определения среднего 

коэффициента проскальзывания необходимо выбирать конечное число точек, так 

как в противном случае сумма квадратов отклонений становится чрезвычайно 

большой, что приводит к возрастанию неточностей. 

 Система управления исполнительными устройствами антиблокировочной 

системы является дискретной системой. Как следствие, для оценки коэффициента 
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сцепления шины с опорной поверхностью через анализ наклона вышеупомянутой 

линии к оси абсцисс необходимо учитывать временной интервал. Для определения 

оптимального коэффициента проскальзывания в этом временном интервале автор 

предлагает отслеживать знак коэффициента с1, а также учитывать среднее значение 

коэффициента проскальзывания. Таким образом, критерий определения 

прохождения оптимального значения коэффициента проскальзывания: 

𝑠𝑔𝑛ሺ𝑐ଵሺ𝑘ሻሻ ് 𝑠𝑔𝑛ሺ𝑐ଵሺ𝑘 െ 1ሻሻ. (4) 

Величина оптимального коэффициента проскальзывания, соответствующего 

максимальному коэффициенту сцепления, определяется следующим образом: 

𝑆௢௣௧ ൌ
ଵ

ௐ
∙ ∑ 𝑆ሺ𝑖ሻ௞

௜ୀ௞ି௪ାଵ ∀ 𝑠𝑔𝑛ሺ𝑐ଵ ∗ 𝑘ሻሻ ് 𝑠𝑔𝑛ሺ𝑐ଵሺ𝑘 െ 1ሻሻ. (5) 

Данный метод является приближенным, но в то же время его точность 

достаточна для работы в АБС, а реализация и последующая настройка на 

транспортном средстве является весьма простой. 

 Для постоянного уточнения значения оптимального коэффициента 

проскальзывания автор предлагает ввести целевой коэффициент проскальзывания. 

Процесс определения данного коэффициента должен удовлетворять двум 

критериям: 

 - гарантировать постоянное изменение целевого коэффициента 

проскальзывания, что позволит точно определить максимум кривой φ-s; 

 - целевой коэффициент проскальзывания не должен сильно отклоняться от 

оптимального коэффициента проскальзывания в процессе торможения. В 

противном случае, замедление автомобиля не достигнет максимального значения 

и, как следствие, будет наблюдаться увеличение тормозного пути и, возможно, 

потеря устойчивости и/или управляемости. 

 С учетом вышеописанных критериев автор предлагает следующее 

выражение для определения целевого коэффициента проскальзывания Sd: 

𝑆ௗሺ𝑘ሻ ൌ ൝
𝑆ሺ𝑘 െ 1ሻ ൅ 𝑘௦ ∙ 𝑠𝑔𝑛 ቀ𝑆௢௣௧ሺ𝑘ሻ െ 𝑆ௗሺ𝑘 െ 1ሻቁ  ∀ 𝑠𝑔𝑛ሺ𝑐ଵ ∗ 𝑘ሻሻ ൌ 𝑠𝑔𝑛ሺ𝑐ଵሺ𝑘 െ 1ሻሻ

𝑆௢௣௧ሺ𝑘ሻ ∀ 𝑠𝑔𝑛ሺ𝑐1 ∗ 𝑘ሻሻ ് 𝑠𝑔𝑛ሺ𝑐1ሺ𝑘 െ 1ሻሻ
, 

(6) 
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ks является коэффициентом, подбираемым эмпирическим путём. Данный 

коэффициент характеризует величину и скорость отклонения целевого 

коэффициента проскальзывания относительно оптимального значения. 

Предложенный алгоритм позволяет с высокой точностью и скоростью 

рассчитать целевой коэффициент проскальзывания, соответствующий области 

вблизи максимума коэффициента сцепления шин с дорогой, но в тоже время имеет 

определенные недостатки при определении целевого коэффициента 

проскальзывания при резком изменении коэффициента сцепления шин с 

поверхностью, например, при переходе с асфальтовой поверхности на гравий/снег. 

Также требуется уточнение количества точек, необходимых для описания 

зависимости φ-s и определения коэффициента ks для каждого конкретного случая. 

Таким образом, для дальнейшей работы целесообразно выбрать подход на 

основе определения наклона прямой коэффициента проскальзывания (Slip slope), 

как наиболее легкий в настройке и обеспечивающий требуемую точность 

определения целевого коэффициента проскальзывания колес. За основу метода 

определения целевого проскальзывания выбирается метод, который предложил S. 

Semmler, в работе [81].  Автор демонстрирует высокую точность метода, легкость 

и быстроту в настройке и работе. В главе 3.1 данной работы будет предложен 

способ улучшения эффективности этого метода. 

1.3 Выводы 

Прогнозируемый значительный рост количества гибридных автомобилей и 

электромобилей создает предпосылки для изучения возможности использования 

электромашин в качестве исполнительного устройства тормозной системы 

автомобилей. В частности, большой интерес представляет изучение возможности 

использования электромашин в качестве исполнительных устройств 

антиблокировочной системы с целью уменьшения тормозного пути автомобиля, 
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улучшения его управляемости и устойчивости во время экстренного торможения, 

а также уменьшения потребления топлива и снижения вредных выбросов (в случае 

гибридных автомобилей). Таким образом, разработка алгоритмов работы 

электромашин в составе антиблокировочной системы с целью улучшения 

показателей тормозной динамики электромобилей и гибридных автомобилей 

является актуальной задачей.  

Цель работы – повышение показателей работы АБС за счет совместного 

использования фрикционных тормозных механизмов и электромашин, входящих в 

состав силового привода ведущих колес электромобилей и гибридных 

автомобилей. 

Для достижения поставленной цели в работе решаются следующие задачи: 

- проведение анализа исследований в изучаемой области, а именно: способов 

и методов объединения, в качестве исполнительных устройств системы АБС, 

фрикционных тормозных механизмов и электромашин, а также способов 

определения максимального коэффициента сцепления шин с опорной 

поверхностью; 

- разработка комплекса математических моделей для проведения 

итеративного вычисления, позволяющего исследовать движение электромобиля 

при торможении с использованием фрикционных тормозных механизмов и 

электромашин в приводе ведущих колес в составе антиблокировочной системы; 

- разработка алгоритма  определения максимального коэффициента 

сцепления шин с опорной поверхностью, а также проведение анализа различных 

вариантов алгоритма объединения и управления электромашинами и 

гидравлическим модулятором, используемыми в качестве исполнительных 

устройств антиблокировочной системы; 

- проведение эксперимента, подтверждающего соответствие математической 

модели физическому объекту; 

- проведение, с использованием средств имитационного моделирования и 

комплекса разработанных математических моделей, анализа тормозной динамики 
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и эффективности торможения электромобиля с использованием АБС с совместным 

управлением фрикционными тормозными механизмами и электромашинами в 

приводе ведущих колес по предложенным алгоритмам, а также проведение 

сравнительных теоретических исследований с использованием дополнительных 

показателей оценки эффективности разработанных вариантов управления 

исполнительными устройствами антиблокировочной системы и других АБС. 
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ГЛАВА 2. РАЗРАБОТКА КОМПЛЕКСА МАТЕМАТИЧЕСКИХ 

МОДЕЛЕЙ ДЛЯ ИССЛЕДОВАНИЯ ТОРМОЖЕНИЯ 

АВТОМОБИЛЯ ПРИ СОВМЕСТНОЙ РАБОТЕ В СОСТАВЕ АБС 

ФРИКЦИОННЫХ ТОРМОЗНЫХ МЕХАНИЗМОВ И 

ЭЛЕКТРОМАШИН, ИСПОЛЬЗУЕМЫХ В ПРИВОДАХ 

ВЕДУЩИХ КОЛЕС 

 Для исследования процесса торможения автомобиля при совместной работе 

фрикционных тормозных механизмов и электромашин в приводе ведущих колес в 

составе антиблокировочной системы необходимо создать математическую модель 

движения автомобиля, которая должна: 

- осуществлять итерационное вычисление процесса движения автомобиля с 

поддержкой методов численного интегрирования; 

- учитывать продольное, поперечное и вертикальное перемещение кузова 

автомобиля, а также крен относительно продольной и поперечной оси и рыскание 

автомобиля; 

- учитывать кинематику подвески, рулевого управления, особенности 

гидравлического привода и динамику тормозной системы; 

- учитывать вращение и вертикальное перемещение колес автомобиля, а также 

учитывать изменение их коэффициентов проскальзывания; 

- позволять проводить расчет при различных коэффициентах сцепления шин с 

дорогой, в том числе при резком изменении коэффициента сцепления в процессе 

торможения, а также при его различных значениях по бортам автомобиля. 

В настоящей работе приняты следующие допущения:  

- кузов является абсолютно жестким; 

- модель рулевого управления рассматривается только с учетом кинематики; 

- поверхность вблизи пятна контакта шины с опорной поверхностью возможно 

аппроксимировать плоскостью, т.е. наименьшая длина волны вертикального 
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профиля дороги велика по сравнению с областью контакта, а амплитуда колебания 

волны – мала. 

 Для учета всех требований необходимо подробно рассмотреть следующие 

компоненты математической модели автомобиля: кузов, подвеска, рулевое 

управление, колесо автомобиля, электромашина с приводом в сборе, тормозная 

система с электрогидравлическим блоком.  

2.1. Математическая модель движения кузова автомобиля 

Для учета продольного, поперечного и вертикального перемещения кузова 

автомобиля, а также его кренов относительно продольной и поперечной оси и 

рыскания автомобиля необходимо использовать модель кузова с шестью 

степенями свободы. Для расчета параметров движения автомобиля математическая 

модель должна позволять определять динамические характеристики движения, 

учитывая аэродинамические потери, инерцию и перемещение автомобиля. Введем 

систему координат XeYeZe, связанную с опорной поверхностью, которая имеет 

следующее направление (Рисунок 2): ось OeХe направлена в сторону продольного 

движения автомобиля, ось OeУe располагается в той же горизонтальной плоскости, 

что и ось OeХe, и направлена вправо относительно продольной оси автомобиля, ось 

OeZe направлена вертикально вниз. 
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Рисунок 2 - Система координат, связанная с опорной поверхностью 
 

В данной работе применяется математическая модель кузова автомобиля, 

описанная в [82]. Для описания движения кузова автомобиля необходимо ввести 

дополнительную систему координат XvYvZv. Направление осей в данной системе 

координат соответствует направлению системы координат, связанной с опорной 

поверхностью, а начало координат располагается в центре масс кузова автомобиля 

(Рисунок 3). 
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Рисунок 3 - Система координат автомобиля 

 

Движение кузова при приложении к нему суммарной силы Fb определяется 

следующим выражением: 

𝐹ത௕ ൌ ቮ
𝐹௫
𝐹௬
𝐹௭
ቮ ൌ 𝑚௕ሺ𝑉௕തതതሶ ൅ 𝜔ഥ ൈ 𝑉௕തതതሻ 

 

(7) 

𝑇ത௕ ൌ ቮ
𝑇௫
𝑇௬
𝑇௭
ቮ ൌ 𝐼𝜔ഥሶ ൅ 𝜔ഥ ൈ ሺ𝐼𝜔ഥሶ ሻ 

 

(8) 

𝐼 ൌ ቮ

𝐼௫௫ െ𝐼௫௬ െ𝐼௫௭
െ𝐼௬௫ 𝐼௬௬ െ𝐼௬௭
െ𝐼௭௫ െ𝐼௭௬ 𝐼௭௭

ቮ 
 

(9) 

𝑉௕തതത ൌ อ
𝑢௕
𝑣௕
𝑤௕
อ 

 

(10) 

𝜔ഥ ൌ ቤ
𝑝
𝑞
𝑟
ቤ ,   

 

(11) 

где Fb – суммарная сила, действующая на кузов автомобиля; Fx, Fy, Fz – силы, 

действующие на кузов автомобиля относительно осей OXv, OYv, OZv, 
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соответственно; Tb – суммарный момент, действующий на кузов автомобиля; Tx, Ty, 

Tz – моменты, действующие на кузов автомобиля относительно осей OXv, OYv, OZv, 

соответственно; mb – масса кузова; Vb – скорость движения кузова автомобиля 

относительно основной системы координат XeYeZe; ub, vb, wb – скорость движения 

кузова автомобиля относительно осей OXv, OYv, OZv, соответственно; ω – угловая 

скорость движения кузова автомобиля относительно основной системы координат 

XeYeZe; p, q, r – проекция мгновенной угловой скорости кузова на оси OXv, OYv, 

OZv, соответственно;  I – момент инерции кузова автомобиля. Здесь и далее по 

тексту подстрочные индексы x, y, z определяют проекцию на соответствующую ось 

OXv, OYv, OZv. 

 Проекции p, q, r определяются через углы Эйлера и их производные, 

используя кинематическое уравнение Эйлера в следующем виде: 

ቤ
𝑝
𝑞
𝑟
ቤ ൌ อ

𝜑ሶ
0
0
อ ൅ อ

1 0 0
0 𝑐𝑜𝑠𝜑 𝑠𝑖𝑛𝜑
0 െ𝑠𝑖𝑛𝜑 𝑐𝑜𝑠𝜑

อ อ
0
𝜃ሶ
0
อ ൅ 

൅ อ
1 0 0
0 𝑐𝑜𝑠𝜑 𝑠𝑖𝑛𝜑
0 െ𝑠𝑖𝑛𝜑 𝑐𝑜𝑠𝜑

อ อ
𝑐𝑜𝑠𝜃 0 െ𝑠𝑖𝑛𝜃

0 1 0
𝑠𝑖𝑛𝜃 0 𝑐𝑜𝑠𝜃

อ อ
0
0
𝜓ሶ
อ ൌ 𝐽ିଵ ቮ

𝜑ሶ
𝜃ሶ
𝜓ሶ
ቮ , 

 

 

(12) 

где φ, θ, τ – углы Эйлера. 

Суммарная сила, действующая на кузов автомобиля, находится с учетом сил 

аэродинамического сопротивления, гравитации и сил, приложенных от подвески: 

𝐹ത௕ ൌ ቮ
𝐹௫
𝐹௬
𝐹௭
ቮ ൌ ቮ

𝐹ிோ௫
𝐹ிோ௬
𝐹ிோ௭

ቮ ൅ ቮ
𝐹ி௅௫
𝐹ி௅௬
𝐹ி௅௭

ቮ ൅ ቮ
𝐹ோோ௫
𝐹ோோ௬
𝐹ோோ௭

ቮ ൅ ቮ
𝐹ோ௅௫
𝐹ோ௅௬
𝐹ோ௅௭

ቮ ൅ ቮ

𝐹௚௫
𝐹௚௬
𝐹௚௭

ቮ ൅ ቮ
𝐹௔௫
𝐹௔௬
𝐹௔௭

ቮ (13) 

𝑇ത௕ ൌ ቮ
𝑇௫
𝑇௬
𝑇௭
ቮ ൌ ቮ

𝑇ிோ௫
𝑇ிோ௬
𝑇ிோ௭

ቮ ൅ ቮ
𝑇ி௅௫
𝑇ி௅௬
𝑇ி௅௭

ቮ ൅ ቮ
𝑇ோோ௫
𝑇ோோ௬
𝑇ோோ௭

ቮ ൅ ቮ
𝑇ோ௅௫
𝑇ோ௅௬
𝑇ோ௅௭

ቮ ൅ ቮ
𝑇௔௫
𝑇௔௬
𝑇௔௭

ቮ, 
 

(14) 

где FFR, FFL, FRR, FRL, TFR, TFL, TRR, TRL – силы и моменты, передающиеся на кузов от 

подвески; Fg, – сила тяжести; Fa, Tа – сила и момент аэродинамического 

сопротивления. 
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 Для нахождения проекции силы тяжести на оси системы координат XvYvZv, 

в данной работе используется матрица направляющих косинусов: 

𝐹௚ ൌ ቮ

𝐹௚௫
𝐹௚௬
𝐹௚௭

ቮ ൌ

ൌ อ
𝑐𝑜𝑠𝜓 ∙ 𝑐𝑜𝑠𝜃 𝑠𝑖𝑛𝜃 ∙ 𝑐𝑜𝑠𝜓 െ𝑠𝑖𝑛𝜓

𝑐𝑜𝑠𝜃 ∙ 𝑠𝑖𝑛𝜓 ∙ 𝑠𝑖𝑛𝜑 െ 𝑐𝑜𝑠𝜑 ∙ 𝑠𝑖𝑛𝜃 𝑠𝑖𝑛𝜃 ∙ 𝑠𝑖𝑛𝜓 ∙ 𝑠𝑖𝑛𝜑 ൅ 𝑐𝑜𝑠𝜑 ∙ 𝑐𝑜𝑠𝜃 𝑐𝑜𝑠𝜓 ∙ 𝑠𝑖𝑛𝜑
𝑐𝑜𝑠𝜃 ∙ 𝑠𝑖𝑛𝜓 ∙ 𝑐𝑜𝑠𝜑 ൅ 𝑠𝑖𝑛𝜑 ∙ 𝑠𝑖𝑛𝜃 𝑠𝑖𝑛𝜃 ∙ 𝑠𝑖𝑛𝜓 ∙ 𝑐𝑜𝑠𝜑 െ 𝑠𝑖𝑛𝜑 ∙ 𝑐𝑜𝑠𝜃 𝑐𝑜𝑠𝜓 ∙ 𝑐𝑜𝑠𝜑

อ ൈ 

ൈ𝑚௕𝑔, 

 

 

(15) 

где mb – масса кузова; g – ускорение свободного падения. 

 При использовании углов Эйлера задается следующая последовательность 

поворота:  

𝑍௘ሺ𝜃ሻ → 𝑌′ሺ𝜓ሻ → 𝑋′′ሺ𝜑ሻ. (16) 

Cила и момент, возникающие из-за аэродинамического сопротивления, 

находятся исходя из следующих выражений: 

𝐹௔ ൌ ቮ
𝐹௔௫
𝐹௔௬
𝐹௔௭

ቮ ൌ
ተ

ተ
െ

1
2𝑇𝑅

Сௗ𝐴௙𝑃௔௕௦ሺ𝑤ሻଶ

െ
1

2𝑇𝑅
С௦𝐴௙𝑃௔௕௦ሺ𝑤ሻଶ

െ
1

2𝑇𝑅
С௟𝐴௙𝑃௔௕௦ሺ𝑤ሻଶ

ተ

ተ
 (17) 

𝑇௔ ൌ ቮ
𝑇௔௥
𝑇௔௣
𝑇௔௬

ቮ ൌ ተተ

െ
ଵ

ଶ்ோ
С௣௠𝐴௙𝑃௔௕௦ሺ𝑤ሻଶሺ𝑎 ൅ 𝑏ሻ

െ ଵ

ଶ்ோ
С௤௠𝐴௙𝑃௔௕௦ሺ𝑤ሻଶሺ𝑎 ൅ 𝑏ሻ

െ
ଵ

ଶ்ோ
С௥௠𝐴௙𝑃௔௕௦ሺ𝑤ሻଶሺ𝑎 ൅ 𝑏ሻ

ተተ , (18) 

где T – температура окружающей среды; R – газовая постоянная; Сd – коэффициент 

аэродинамического сопротивления, действующий вдоль оси OХv; Сs – 

коэффициент аэродинамического сопротивления, действующий вдоль оси OYv; Сl 

– коэффициент аэродинамического сопротивления, действующий вдоль оси OZv; 

Сpm – коэффициент продольного крена кузова относительно оси OХv, возникающий 

из-за аэродинамических сил; Сqm – коэффициент поперечного крена кузова 

относительно оси OYv, возникающий из-за аэродинамических сил; Сrm – 

коэффициент рыскания кузова относительно оси OZv, возникающий из-за 
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аэродинамических сил; Af – лобовая площадь; Pabs – абсолютное давление 

окружающей среды; (a+b) – база автомобиля; w – скорость ветра относительно 

кузова автомобиля.  

Скорость потока воздуха w относительно центр масс кузова автомобиля: 

𝑤ഥ ൌ ටሺ𝑥ሶ௫ െ 𝑤௫ሻଶ ൅ ൫𝑥ሶ௬ െ 𝑤௬൯
ଶ
൅ 𝑤௭ଶ, 

(19) 

 где xx, xy – перемещение кузова относительно основной системы координат. 

2.2. Математическая модель подвески автомобиля. 

Подвеска автомобиля определяет механическую связь между кузовом 

автомобиля и его колесами. Эластокинематика подвески, характеристики упругих 

и демпфирующих элементов, параметры стабилизаторов поперечной устойчивости 

оказывают большое влияние на параметры движения автомобиля, а также на 

комфорт водителя и пассажиров.  

Математическая модель подвески должна определять силы и моменты, 

передающиеся на кузов автомобиля, а также положение колес автомобиля в 

зависимости от перемещения кузова автомобиля относительно центров его колес, 

а также скорости этого перемещения. В настоящей работе математическая модель 

подвески основана на описании из работы [82]. 

Для описания перемещения центров колес и сил, действующих от подвески 

на кузов автомобиля, необходимо ввести четыре системы координат: центры 

начала координат этих систем совпадают с центром вращения колес, направление 

осей OwXw1, OwXw2, OwXw3, OwXw4 совпадают с направлением оси OvXv, 

направление осей OwYw1, OwYw2, OwYw3, OwYw4 – с направлением оси OvYv, 

направление осей OwZw1, OwZw2, OwZw3, OwZw4 – с направлением оси OZv. 

Рассмотрим общий случай движения колеса в системе координат OwXwYwZw 

(Рисунок 4) 
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Рисунок 4- Система координат, связанная с центром колеса  

 

В используемой математической модели подвески масса компонентов 

подвески не учитывается, так как она разделена на подрессоренную и 

неподрессоренную и учитывается в модели кузова и модели колес. Таким образом, 

силы и моменты, передающиеся от подвески к кузову автомобиля, равны силам и 

моментам, приложенным к колесу: 

𝐹௩௫ ൌ 𝐹௪௫ (20) 

𝐹௩௬ ൌ 𝐹௪௬ (21) 

𝐹௩௭ ൌ െ𝐹௪௭ (22) 

𝑇௩௫ ൌ 𝑇௪௫ (23) 

𝑇௩௬ ൌ 𝑇௪௬ (24) 

𝑇௩௭ ൌ 𝑇௪௭ , (25) 

где Fvx, Fvy, Fvz – проекции сил, приложенных от подвески к кузову автомобиля на 

оси OwXw, OwYw и OwZw, соответственно; Fwx, Fwy, Fwz – проекции сил, приложенные 

от подвески к центру колеса на оси OwXw, OwYw и OwZw, соответственно; Tvx, Tvy, Tvz 

– моменты, передающиеся от подвески к кузову автомобиля относительно осей 



54 

 

OwXw, OwYw и OwZw, соответственно; Twx, Twy, Twz – моменты, передающиеся от 

подвески к центру колес автомобиля относительно осей OwXw, OwYw и OwZw, 

соответственно. 

 Проекции сил Fwx, Fwy определяются в математической модели колес 

автомобиля, а проекция Fwz определяется следующим образом: 

𝐹௪௭ ൌ 𝐹௪௭௧௔௕௟ ൅ 𝐹௭௔௦௪௬ , (26) 

где Fzaswy – вертикальная сила, связанная с характеристиками стабилизатора 

поперечной устойчивости; Fwztabl – вертикальная сила, определяемая как функция 

от хода подвески, скорости перемещения колеса и угла поворота управляемых 

колес: 

𝐹௪௭௧௔௕௟ ൌ 𝑓ሺ𝑧௩ െ 𝑧௪, 𝑧௩ሶ െ 𝑧௪ሶ , 𝛿௦௧ሻ , (27) 

где zv, zw – перемещение кузова автомобиля и центра колеса вдоль оси OwZw, 

соответственно; , 𝑧௩ሶ , 𝑧௪ሶ  – скорость перемещения кузова автомобиля и центра колеса 

вдоль оси OwZw; 𝛿௦௧ – угол поворота колеса. 

 Сила Fzaswy, возникающая из-за работы стабилизатора поперечной 

устойчивости, зависит от угла поворота концов стабилизатора относительно друг 

друга, а также от параметров жесткости стабилизатора и определяется следующим 

образом: 

𝐹௭௔௦௪௬ ൌ  ቀ
ఛೌ
௥
ቁ ∙ 𝑐𝑜𝑠 ൬𝜃଴ െ 𝑡𝑎𝑛ିଵ ቀ

௥∙௧௔௡ሺఏబሻି௭ೢା௭ೡ
௥

ቁ൰ , (28) 

где τа – крутящий момент, возникающий в стабилизаторе поперечной устойчивости 

из-за его деформации; r – расстояние от средней линии стабилизатора поперечной 

устойчивости до точки соединения с рычагом подвески в проекции на OwXw; θ0 – 

начальный угол между плоскостью OwXwYw и линией, соединяющей среднюю 

линию стабилизатора поперечной устойчивости и точку соединения стабилизатора 

с рычагом подвески, измеренной в состоянии покоя.  

Крутящий момент τа определяется следующим образом: 

𝜏௔ ൌ 𝑘௔ ∙ 𝜃, (29) 
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где ka – коэффициент, связывающий жесткость стабилизатора и создаваемый 

крутящий момент; θ - угол поворота концов стабилизатора относительно друг 

друга. 

 Начальный угол θ0 является функцией от радиуса r и расстояния z0 по 

вертикали от точки соединения стабилизатора поперечной устойчивости с рычагом 

до средней линии стабилизатора поперечной устойчивости: 

𝜃଴ ൌ 𝑡𝑎𝑛ିଵ ቀ
௭బ
௥
ቁ. (30) 

 Изменение угла поворота ∆𝜃 стабилизатора поперечной устойчивости можно 

определить с учетом изменения положения кузова zv и центра колеса zw 

относительно вертикальной оси OwZw: 

∆𝜃 ൌ 𝑡𝑎𝑛ିଵ ቀ
௥∙௧௔௡ሺఏబሻି௭ೢା௭ೡ

௥
ቁ. (31) 

 Угол поворота концов стабилизатора относительно друг друга θ: 

, 

где zw1, zw2 – перемещение центров левого и правого колес вдоль оси OwZw;  zv1, zv2 

– перемещение левой и правой сторон кузова автомобиля. 

 Ход подвески определяется исходя из перемещения кузова автомобиля OvZv, 

центра колеса вдоль оси OwZw и положения подвески в состояние покоя znom:  

𝐻 ൌ െሺ𝑧௩ െ 𝑧௪ െ 𝑧௡௢௠ሻ. (33) 

 Значение углов кастора, схождения и развала зависят от хода подвески и угла 

поворота колес автомобиля: 

ሾ𝛾 𝜂 𝛼ሿ ൌ 𝑓ሺ𝐻, 𝛿௦௧ሻ,  (34) 

где 𝛾- угол развала; 𝜂-угол кастера; 𝛼 – угол схождения. 

𝜃 ൌ െ𝑡𝑎𝑛ିଵ ቆ
𝑟 ∙ 𝑡𝑎𝑛ሺ𝜃଴ሻ െ 𝑧௪ଵ ൅ 𝑧௩ଵ

𝑟
ቇ െ   

െ𝑡𝑎𝑛ିଵ ቀ
௥∙௧௔௡ሺఏబሻି௭ೢమା௭ೡమ

௥
ቁ ,  

(32) 
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2.3. Математическая модель рулевого управления. 

 Математическая модель рулевого управления описывает связь между углом 

поворота рулевого колеса, перемещением рулевой рейки и углом поворота 

управляемых колес автомобиля (Рисунок 5). Математическая модель основана на 

модели рулевого управления из работы [83]. В математической модели 

используется система координат XvYvZv автомобиля. 

 

Рисунок 5 - Упрощенное представление рулевого управления 

 

 Перемещение зубчатой рейки Dr реечного рулевого механизма зависит от 

угла поворота рулевого колеса δin:  

𝐷௥ ൌ 𝑓ሺ𝛿௜௡ሻ. (35) 

 Углы поворота управляемых колес определяются перемещением рулевой 

рейки:  

𝛿௥ ൌ 𝑓௥ሺ𝐷௥ሻ (36) 

𝛿௟ ൌ 𝑓௟ሺ𝐷௥ሻ , (37) 

где 𝛿௥ и 𝛿௟ – углы поворота управляемых колес автомобиля.  
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2.4 Математическая модель колеса с пневматической шиной. 

 Определение положения колеса, положения центра контакта колеса с 

дорогой, а также сил и моментов, возникающих в точке контакта, выполняется в 

векторной форме с использованием подходов, описанных Хансом Б. Пасейкой в 

работе [84].  

 Для описания положения колеса и его центра контакта необходимо ввести 

несколько вспомогательных объектов. Введём следующие плоскости: плоскость 

дороги, плоскость симметрии колеса, а также две плоскости, нормальные к 

плоскости дороги: одну- содержащую единичный вектор 𝑙መ пересечения плоскости 

дороги и плоскости симметрии; вторую – содержащую орт sො , вокруг которого 

происходит вращение колеса автомобиля. Центром контакта C колеса с дорогой 

является точка пересечения данных плоскостей с плоскостью дороги, точка А 

является центром вращения колеса, точка В является точкой, закрепленной на 

кузове автомобиля (в настоящей работе она совпадает с точкой центра масс кузова 

автомобиля).  Для описания движения колеса необходимо использовать точку Ое 

системы координат, связанной с опорной поверхностью. Также необходимо ввести 

следующие орты и векторы: вектор 𝑟̅, связывающий центр колеса А и центр 

контакта С; орт 𝑡̂, который расположен перпендикулярно 𝑙መ; орт 𝜉መ, направленный 

параллельно OwXw; орт 𝜂̂, направленный параллельно OwYw; орт 𝜁መ, направленный 

параллельно OwZw; вектор 𝑐̅, связывающий точку Ое и центр контакта С; орт 𝑛ො, 

который является нормалью к плоскости дороги в точке С. Вводятся две системы 

координат: система координат (Xc, Yc, Zc),  начало которой связанно с центром 

контакта С, ось CXc направлена вдоль орта 𝑙መ, ось CYc направлена вдоль орта 𝑡̂, ось 

СZс направлена вниз вдоль орта 𝑛ො; система координат (Xw, Yw, Zw), начало которой 

совпадает с точкой А, а ось AXw направлена параллельно орта 𝜉መ, ось АYw вдоль 

орта 𝜂̂, ось АZw  вдоль орта 𝜁መ. Все вспомогательные объекты изображены на 

рисунке 6.  
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 Рисунок 6 - Вспомогательные плоскости, системы координат, точки для 

определения положения колеса 

 

 Кроме вышеописанных вспомогательных элементов необходимо ввести 

дополнительную точку - точку проскальзывания S, которая является мгновенным 

центром вращения колеса при движении с коэффициентом проскальзывания, 

равным нулю, и расположена на расстоянии rs от центра вращения колеса А 

(Рисунок 7).  
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Рисунок 7 - Расположение точки проскальзывания S 

 

 В данной работе примем радиус rs=re, где re –эффективный радиус, который 

зависит от нормальной нагрузки, скорости движения, угла развала и схождения, но 

в данной работе он принимается постоянным и равным отношению пройденного 

пути за один оборот колеса к 2π. 

 Координаты точки центра контакта колеса С зависят от радиуса 𝑟̅, геометрии 

дороги, положения точки В, а также от положения оси колеса. Исходя из рисунка 

6, расположение точки В относительно точки Ое определяется вектором 𝑏ത, а 

расположение центра колеса А- посредством сложения векторов 𝑏ത ൅ 𝑎ത. Ориентация 

оси вращения колеса определяется ортом 𝑠̂ и положением центра контакта С: 

𝑐̅ ൌ 𝑏ത ൅ 𝑎ത ൅ 𝑟̅, (38) 

где 𝑟̅ определяется исходя из: 

𝑟̅ ൌ 𝑟 ∙ 𝑙 ̅ ൈ 𝑠̂, (39) 

где: 

𝑙 ̅ ൌ 𝜆 ∙ 𝑛ො ൈ 𝑠̂, (40) 

где λ возникает из условия |𝑙 |̅=1. 
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 Вектор скорости движения центра контакта колеса 𝑉сഥ  представляет собой 

величину и направление движения точки центра контакта колеса С по поверхности 

дороги. Данный вектор находится путем дифференцирования вектора 𝑐̅ по 

времени: 

𝑉௖ഥ ൌ 𝑐̅ሶ ൌ 𝑏തሶ ൅ 𝑎തሶ ൅ 𝑟̅ሶ ൌ 𝑉ത ൅ 𝑟̅ሶ,  (41) 

где 𝑉ത  является вектором скорости центра колеса А. 

 Вектор скорости точки S при движении с ненулевым проскальзыванием 

находится, исходя из: 

𝑉௦ഥ ൌ 𝑉ത ൅ 𝜔ഥ ൈ 𝑟̅, (42) 

где 𝜔ഥ – угловая скорость колеса относительно системы координат XwYwZw. С 

другой стороны, вектор скорости точки S можно выразить через вектор скорости 

точки С: 

𝑉௦ഥ ൌ 𝑉௖ഥ ൅ 𝑉௥ ∙ 𝑙መ. (43) 

 Откуда следует, что линейная скорость вращения колеса 𝑉௥: 

𝑉௥ഥ ൌ 𝑙መ ∙ ሺ𝑉௖ഥ െ 𝑉௦ഥሻ. (44) 

 Угловая скорость вращения колеса 𝜔௥ зависит от линейной скорости 

вращения колеса Vr: 

𝜔௥തതതത ൌ
௏ೝ
௥೐

 ,  (45) 

 Скорость продольного проскальзывания 𝑉с௫: 

𝑉௖௫ ൌ 𝑉௖ഥ ∙ 𝑙መ. (46) 

 Скорость бокового проскальзывания 𝑉с௬: 

𝑉௖௬ ൌ 𝑉௖ഥ ∙ 𝑡̂. (47) 

 Тангенс угла увода 𝑡𝑔𝛼: 

𝑡𝑔𝛼 ൌ െ  
௏೎തതത∙௧መ

௏೎തതത∙௟መ
. (48) 

 Скорость продольного проскальзывания 𝑉௦௫: 

𝑉௦௫ ൌ 𝑉௦ഥ ∙ 𝑙መ. (49) 

 Продольное проскальзывание 𝑠̅: 
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𝑠̅ ൌ െ  
௏ೞഥ ∙ ௟መ

௏೎തതത∙௟መ
. 

(50) 

 Проскальзывание при повороте управляемых колес 𝜑௧: 

𝜑௧ ൌ െ  ௟
መሶ∙௧መ

௏೎തതത∙௟መ
 , 

(51) 

где 𝑙መሶ – производная по времени орта 𝑙መ.   

 Угол развала колеса 𝛾 находится, исходя из: 

𝑠𝑖𝑛 𝛾 ൌ െ𝑛ො ∙ 𝑠̂. (52) 

 Для описания динамики проскальзывания колеса воспользуемся 

следующими выражениями: 

𝜔௥ሶ ∙ 𝐽 ൌ 𝑇௔തതത (53) 

𝑉തሶ ∙ 𝑚 ൌ െ𝐹௔ഥ , (54) 

где 𝐽 – момент инерции колеса относительно оси вращения; 𝑚 – масса, 

приходящаяся на ось колеса. 

 Силы и моменты, действующие согласно уравнениям (20-25) на подвеску 

автомобиля, связаны с силами и моментами, возникающими в центре вращения 

колеса А: 

𝐹௪௫ ൌ 𝐹௔ഥ ∙ 𝜉መ (55) 

𝐹௪௬ ൌ 𝐹௔ഥ ∙ 𝜂̂ (56) 

𝐹௪௭ ൌ 𝐹௔ഥ ∙ 𝜁መ (57) 

𝑇௪௫ ൌ 𝑇௔തതത ∙ 𝜉መ (58) 

𝑇௪௬ ൌ 𝑇௔തതത ∙ 𝜂̂ (59) 

𝑇௪௭ ൌ 𝑇௔തതത ∙ 𝜁መ , (60) 

где 𝐹௔ഥ  и 𝑇௔തതത - силы и момент, действующие в центре вращения колеса А. Они 

находятся в случае торможения следующим образом: 

𝐹௔ഥ =𝐹௖ഥ ൌ 𝐹௖௫ ∙ 𝑙መ ൅ 𝐹௖௬ ∙ 𝑡̂ ൅ 𝐹௖௭ ∙ 𝑛ො (61) 

𝑇௔തതത ൌ 𝐹сഥ ൈ 𝑟̅ െ  𝑇௖ഥ െ 𝑇௠തതതത െ 𝑇௕തതത (62) 
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𝑇௖ഥ ൌ 𝑇௖௫ ∙ 𝑙መ ൅ 𝑇௖௬ ∙ 𝑡̂ ൅ 𝑇௖௭ ∙ 𝑛ො , (63) 

где 𝐹௖௫ – продольная сила; 𝐹௖௬ – поперечная сила; 𝐹௖௭ – вертикальная сила; 𝑇௖௫ – 

опрокидывающий момент; 𝑇௖௬ – момент сопротивления качению; 𝑇௖௭ – 

поворачивающий момент; 𝑇௠തതതത – тормозной момент, созданный электромашиной и 

преобразованный трансмиссией; 𝑇௕തതത – тормозной момент, созданный 

фрикционными тормозными устройствами. 

 Продольная сила 𝐹௖௫  находится следующим способом: 

 𝐹௖௫ ൌ 𝐷௫ ∙ 𝑠𝑖𝑛ሾ𝐶௫ ∙ 𝑎𝑟𝑐𝑡𝑎𝑛ሼ𝐵௫ ∙ 𝑠௫ െ 𝐸௫ ∙ ሺ𝐵௫ ∙ 𝑠௫ െ 𝑎𝑟𝑐𝑡𝑎𝑛ሺ𝐵௫ ⨯

⨯ 𝑠௫ሻሻሽሿ ൅ 𝑆௏௫ 

 

(64) 

 𝑠௫ ൌ 𝑠 ൅ 𝑆ு௫ (65) 

 𝐶௫ ൌ 𝑝஼௫ଵ ∙ 𝜆஼௫ (66) 

 𝐷௫ ൌ 𝜇௫ ∙ 𝐹௖௭ (67) 

 𝜇௫ ൌ
ሺ௣ವೣభା௣ವೣమ∙ௗ௙೥ሻ∙ఒഋೣ

ଵାఒഋೇ∙௏ೞ/௏బ
 (68) 

 𝐸௫ ൌ ሺ𝑝ா௫ଵ ൅ 𝑝ா௫ଶ ∙ 𝑑𝑓௭ ൅∙ 𝑑𝑓௭ሻ ∙ ሼ1 െ 𝑝ா௫ସ𝑠𝑔𝑛ሺ𝑠௫ሻሽ ∙ 𝜆ா௫ (69) 

𝐵௫ ൌ
𝐾௫௞

𝐶௫ ∙ 𝐷௫ ൅ 𝜀௫
 

(70) 

𝐾௫௞ ൌ 𝐹௖௭ ∙ ሺ𝑝௄௫ଵ ൅ 𝑝௄௫ଶ ∙ 𝑑𝑓௭ሻ ∙ 𝑒𝑥𝑝 ሺ𝑝௄௫ଷ ∙ 𝑑𝑓௭ሻ ∙ 𝜆௄௫௞ (71) 

𝑆ு௫ ൌ ሺ𝑝ு௫ଵ ൅ 𝑝ு௫ଶ ∙ 𝑑𝑓௭ሻ ∙ 𝜆ு௫ (72) 

𝑆௏௫ ൌ 𝐹௖௭ ∙ ሺ𝑝௏௫ଵ ൅ 𝑝௏௫ଶ ∙ 𝑑𝑓௭ሻ ∙ ሼ
|𝑉௖௫|

𝜀௏௫ ൅ |𝑉௖௫|
ሽ ∙ 𝜆௏௫ ∙ 𝜆′ఓ௫ 

(73) 

𝜆′ఓ௫ ൌ
𝐴ఓ ∙ 𝜆ఓ௫

1 ൅ ሺ𝐴ఓ െ 1ሻ ∙ 𝜆ఓ௫
 

(74) 

𝑑𝑓௭ ൌ
𝐹௭଴ െ 𝐹′௭଴

𝐹′௭଴
 

(75) 

𝐹′௭଴ ൌ 𝜆ி௭଴ ∙ 𝐹௭଴ , (76) 

где 𝜆ఓ௫ - максимальный коэффициент сцепления; 𝜆ఓ௏ – коэффициент сцепления в 

зависимости от скорости движения точки S; 𝐹௭଴ – нагрузка в состояние покоя; 𝜆ு௫ 
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– коэффициент горизонтального сдвига; 𝜆௄௫௞ – коэффициент жесткости 

проскальзывания при торможении; 𝜆ா௫ – коэффициент кривизны; 𝜆௏௫ – 

коэффициент вертикального сдвига;  𝑉଴ – эталонная скорость; 𝐴ఓ, 𝜀௏௫, 𝜀௫, 

𝑝஼௫ଵ,𝑝஽௫ଵ,𝑝஽௫ଶ, 𝑝ா௫ଵ,𝑝ா௫ଶ,𝑝ா௫ଷ,𝑝ா௫ସ,𝑝௄௫ଵ,𝑝௄௫ଶ,𝑝௄௫ଷ,𝑝ு௫ଵ,𝑝ு௫ଶ, 𝑝௏௫ଵ,𝑝௏௫ଶ – 

коэффициенты, полученные эмпирическим путем. 

 Поперечная сила 𝐹௖௬ находится следующим способом: 

 𝐹௖௬ ൌ 𝐷௬ ∙ 𝑠𝑖𝑛ൣ𝐶௬ ∙ 𝑎𝑟𝑐𝑡𝑎𝑛൛𝐵௬ ∙ 𝛼௬ െ 𝐸௬ ∙ ൫𝐵௫ ∙ 𝛼௬ െ 𝑎𝑟𝑐𝑡𝑎𝑛൫𝐵௬ ൈ

ൈ 𝛼௬൯൯ൟ൧ ൅ 𝑆௏௬ 

(77) 

 𝛼௬ ൌ 𝛼∗ ൅ 𝑆ு௬ (78) 

 𝐶௬ ൌ 𝑝஼௬ଵ ∙ 𝜆஼௬ (79) 

 𝐷௬ ൌ 𝜇௬ ∙ 𝐹௖௭ (80) 

 𝜇௬ ൌ
൫௣ವ೤భା௣ವ೤మ∙ௗ௙೥൯∙ሺଵି௣ವ೤య∙ఊ∗

మሻ∙ ఒഋ೤
ଵାఒഋೇ∙௏ೞ/௏బ

 
(81) 

 𝐸௬ ൌ ൫𝑝ா௬ଵ ൅ 𝑝ா௬ଶ ∙ 𝑑𝑓௭൯ ∙ ሼ1 െ ሺ𝑝ா௬ଷ ൅ 𝑝ா௬ସ ∙ 𝛾∗ሻ𝑠𝑔𝑛ሺ𝛼௬ሻሽ ∙ 𝜆ா௬ (82) 

𝐵௬ ൌ
𝐾௬ఈ

𝐶௬ ∙ 𝐷௬ ൅ 𝜀௬
 

(83) 

𝐾௬ఈ ൌ 𝐾௬ఈ଴ ∙ ሺ1 െ 𝑝௄௬ଷ ∙ 𝛾∗
ଶሻ (84) 

𝐾௬ఈ଴ ൌ 𝑝௄௬ଵ ∙ 𝐹′௭଴ ∙ 𝑠𝑖𝑛 ሾ2 ∙ 𝑎𝑟𝑐𝑡𝑎𝑛
𝐹௖௭

𝑝௄௬ଶ ∙ 𝐹′௭଴
ሿ ∙ 𝜆௄௬ఈ 

(85) 

𝑆ு௬ ൌ ൫𝑝ு௬ଵ ൅ 𝑝ு௬ଶ ∙ 𝑑𝑓௭൯ ∙ 𝜆ு௬ ൅ 𝑝ு௬ଷ ∙ 𝛾∗ ∙ 𝜆௄௬ఊ (86) 

 𝛼∗ ൌ െ
௏೎೤

|௏೎ೣ|
 (87) 

𝛾∗ ൌ 𝑠𝑖𝑛𝛾 , (88) 

где  𝜆௄௬ఊ – коэффициент жесткости сил, связанных с развалом колес; 𝜆ு௬ - 

коэффициент горизонтального сдвига; 𝜆௄௬ఈ – коэффициент жесткости поворота 

колеса;  𝜆ா௬ – коэффициент кривизны; 𝜆ఓ௬ - максимальный коэффициент 

сцепления; 𝜆ఓ௏ – коэффициент сцепления в зависимости от скорости движения 

точки S; 𝜆஼௬  - коэффициент формы;  𝜀௬, 
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𝑝஼௬௟ ,𝑝஽௬ଵ,𝑝஽௬ଶ,𝑝஽௬ଷ,𝑝ா௬ଵ,𝑝ா௬ଶ,𝑝ா௬ଷ,𝑝ா௬ସ,𝑝௄௬ଵ,𝑝௄௬ଶ,𝑝௄௬ଷ,𝑝ு௬ଵ,𝑝ு௬ଶ, 𝑝ு௬ଷ – 

коэффициенты, полученные эмпирическим путем. 

 Вертикальная сила 𝐹௖௭ находится следующим способом: 

𝐹௖௭ ൌ 𝑝௭ଵ ∙
ிᇱ೥బ
ோబ

∙ 𝑚𝑎𝑥 ሺ𝑝௭, 0ሻ ∙  𝜆஼௭ , (89) 

где 𝑅଴ – ненагруженный радиус шины; 𝑝௭ - радиальный прогиб шины; 𝜆஼௭ – 

радиальная жесткость шины. 

 Опрокидывающий момент 𝑇௖௫ находится следующим способом: 

𝑇௖௫ ൌ 𝐹௖௭ ∙ 𝑅଴ ∙ ቀ𝑞௦௫ଵ െ 𝑞௦௫ଶ ∙ 𝛾∗ ൅ 𝑞௦௫ଷ ∙
ி೎೤
ிᇲ೥బ

ቁ ∙  𝜆ெ௫ , (90) 

где 𝜆ெ௫ – коэффициент жесткости, связанный с сопротивлением опрокидыванию 

колеса; 𝑞௦௫ଵ, 𝑞௦௫ଶ,𝑞௦௫ଷ - коэффициенты, полученные эмпирическим путем. 

 Момент сопротивления качению 𝑇௖௬ находится следующим образом: 

𝑇௖௬ ൌ െ𝐹௖௭ ∙ 𝑅଴ ∙ ሼ𝑞௦௬ଵ ∙ 𝑎𝑟𝑐𝑡𝑎𝑛
௏ೝ
௏೚
൅ 𝑞௦௬ଶ ∙

ி೎ೣ
ிᇲ೥బ

ሽ ∙  𝜆ெ௬ , (91) 

где 𝜆ெ௬ – коэффициент момента сопротивления качению; 𝑉௥  - линейная скорость 

качения колеса, 𝑞௦௬ଵ, 𝑞௦௬ଶ - коэффициенты, полученные эмпирическим путем. 

 Поворачивающий момент 𝑇௖௭ находится следующим образом: 

 𝑇௖௭ ൌ 𝑇′௭଴ ൅ 𝑇௭௥଴ (92) 

 𝑇′௭଴ ൌ െ𝑡଴ ∙ 𝐹௬଴ (93) 

 𝑡଴ ൌ 𝐷௧ ∙ 𝑐𝑜𝑠ሾ𝐶௧ ∙ 𝑎𝑟𝑐𝑡𝑎𝑛ሼ𝐵௧ ∙ 𝛼௧ െ 𝐸௧ ∙ ሺ𝐵௧ ∙ 𝛼௧ െ 𝑎𝑟𝑐𝑡𝑎𝑛ሺ𝐵௧ ൈ

ൈ 𝛼௧ሻሻሽሿ ∙ 𝑐𝑜𝑠′𝛼 

(94) 

 𝛼௧ ൌ 𝛼∗ ൅ 𝑆ு௧ (95) 

𝑆ு௧ ൌ 𝑞ு௭ଵ ൅ 𝑞ு௭ଶ ∙ 𝑑𝑓௭ ൅ ሺ𝑞ு௭ଷ ൅ 𝑞ு௭ସ ∙ 𝑑𝑓௭ሻ ∙ 𝛾∗ (96) 

 𝑇௭௥଴ ൌ 𝐷௥ ∙ 𝑐𝑜𝑠ሾ𝑎𝑟𝑐𝑡𝑎𝑛 ሺ𝐵௥ ∙ 𝛼௥ሻሿ  (97) 

 𝛼௥ ൌ 𝛼∗ ൅ 𝑆ு௙ (98) 

 𝑆ு௙ ൌ 𝑆ு௬ ൅
ௌೇ೤
௄ᇱ೤ഀ

 (99) 

 𝐾′௬ఈ ൌ 𝐾௬ఈ ൅ 𝜀௄ (100) 
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𝐵௧ ൌ ሺ𝑞஻௭ଵ ൅ 𝑞஻௭ଶ ∙ 𝑑𝑓௭ ൅ 𝑞஻௭ଷ ∙ 𝑑𝑓௭ଶሻ ∙ ሺ1 ൅ 𝑞஻௭ସ ∙ 𝛾∗ ൅ 𝑞஻௭ହ ∙ |𝛾∗|ሻ ൈ 

ൈ
𝜆௄௬ఈ
𝜆ఓ௬

 

(101) 

 𝐶௧ ൌ 𝑞஼௭ଵ (102) 

𝐷௧ ൌ 𝐷௧଴ ∙ ሺ1 ൅ 𝑞஽௭ଷ ∙ 𝛾∗ ൅ 𝑞஽௭ସ ∙ 𝛾∗
ଶሻ (103) 

𝐷௧଴ ൌ 𝐹௖௭ ∙
𝑅଴
𝐹′௭଴

∙ ሺ𝑞஽௭ଵ ൅ 𝑞஽௭ଶ ∙ 𝑑𝑓௭ሻ ∙ 𝜆௧ ∙ 𝑠𝑔𝑛𝑉௖௫ 
(104) 

𝐸௧ ൌ ሺ𝑞ா௭ଵ ൅ 𝑞ா௭ଶ ∙ 𝑑𝑓௭ ൅ 𝑞ா௭ଷ ∙ 𝑑𝑓௭ଶሻ ∙ ሺ1 ൅ ሺ𝑞ா௭ସ ൅ 𝑞ா௭ହ ∙ 𝛾∗ሻ ∙
2
𝜋
ൈ 

 ൈ 𝑎𝑐𝑟𝑡𝑎𝑛ሺ𝐵௧ ∙ 𝐶௧ ∙ 𝛼௧ሻሻ 

(105) 

 𝐵௥ ൌ 𝑞஻௭ଵ଴ ∙ 𝐵௬ ∙ 𝐶௬ (106) 

 𝐷௥ ൌ 𝐹௖௭ ∙ 𝑅଴ ∙ ሼ(𝑞஽௭଺ ൅ 𝑞஽௭଻ ∙ 𝑑𝑓௭ሻ ∙ 𝜆ெ௥ ൅ ሺ𝑞஽௭଼ ൅ 𝑞஽௭ଽ ∙ 𝑑𝑓௭ሻ ∙

∙ 𝛾∗ ∙ 𝜆௄௭ఊሽ ∙ 𝑐𝑜𝑠′𝛼 ∙  𝜆ఓ௬ ∙ 𝑠𝑔𝑛𝑉௖௫ , 

(107) 

где 𝜆ெ௥ – коэффициент остаточного крутящего момента; 𝜆௧ െ коэффициент 

пневматического следа; 𝑞ு௭ଵ, 𝑞ு௭ଶ, 𝑞ு௭ଷ, 𝑞ு௭ସ, 𝑞஻௭ଵ, 𝑞஻௭ଶ, 𝑞஻௭ଷ, 𝑞஻௭ସ,

𝑞஻௭ହ, 𝑞஽௭ଵ, 𝑞஽௭ଶ, 𝑞஽௭ଷ, 𝑞஽௭ସ, 𝑞஽௭ହ, 𝑞஽௭଺,𝑞஽௭଻, 𝑞஽௭଼, 𝑞஽௭଼, 𝑞ா௭ଵ, 𝑞ா௭ଶ, 𝑞ா௭ଷ,  𝑞ா௭ସ, 𝑞ா௭ହ - 

коэффициенты, полученные эмпирическим путем. 

2.5 Математическая модель привода электромобиля 

В исследуемом автомобиле используется индивидуальный привод колес. В 

состав каждого привода входит: вентильная реактивная электромашина, редуктор, 

полуось, соединяющая выход из редуктора с колесом автомобиля. 

Вентильная реактивная электромашина, согласно [85], является машиной, 

снабженной датчиком положения ротора. Выходной сигнал датчика используется 

для управления ключами электронного коммутатора. В качестве датчика, 

отслеживающего положение ротора, в данном моторе используется вращающийся 

трансформатор (резольвер). Применение резольвера позволяет получить 
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положение ротора в аналоговой форме, а также использовать широтно-

импульсную модуляцию для управления напряжением в обмотках статора. 

Упрощенное устройство данного типа электромашин показано на рисунке 8. 

Цветом выделены фазы обмоток. 

 

 

Рисунок 8 – Упрощенное устройство вентильной реактивной электромашины 

Редуктор является цилиндрическим и устанавливается в единый корпус с 

электромашиной. Передаточное число редуктора 10,5. Выход редуктора соединен 

с колесом посредством полуоси. Общий вид силовой установки представлен на 

рисунке 9 [86]. 
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Рисунок 9 - Общий вид силовой установки 

 

Математическая модель изменения момента на валу привода была получена 

при содействии с Техническим институтом Ильменау (TU Ilmenau). Данная модель 

применяется в большом количестве работ: [87], [88], [89], [90], [91] и других. 

Выходной момент на валу привода определяется интегрированием с 

использованием прямого метода Эйлера. Выходной момент находится исходя из 

следующего выражения: 

𝑇௧ ௢௨௧ሺ𝑘ሻ ൌ 𝑇௢௨௧ሺ𝑘 െ 1ሻ ൅ ൫𝑡ሺ𝑘ሻ െ 𝑡ሺ𝑘 െ 1ሻ൯ ∙
்ೝ೐೑ሺ௞ሻି ೟் ೚ೠ೟ሺ௞ିଵሻ

଴,଴଴ଶଶ
, (108) 

где 𝑇௧ ௢௨௧ – выходной момент на валу электромашины; 𝑇௥௘௙ – целевой момент на 

валу электромашины; k – временной шаг; 𝑡ሺ𝑘ሻ െ 𝑡ሺ𝑘 െ 1ሻ – время выборки. 

 На выходной момент электромашины накладывается лимит по 

минимальному и максимальному моменту в зависимости от оборотов. Данные 

зависимости показаны на рисунке 10. 
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Рисунок 10 - Зависимость крутящего и тормозного момента от скорости вращения 

вала электромашины 

 

 Таким образом, момент на валу электромашины 𝑇௢௨௧  находится исходя из 

следующего выражения:  

𝑇௢௨௧ ൌ ൜
𝑇௧ ௢௨௧ ൑ 𝑇୪୧୫௧௥     если  𝑇௧ ௢௨௧ ൐ 0
𝑇௧ ௢௨௧ ൑ 𝑇୪୧୫௕௥ ௧௥     если  𝑇௧ ௢௨௧ ൏ 0  , (109) 

где 𝑇୪୧୫௧௥ – крутящий момент, 𝑇୪୧୫௕௥ ௧௥ – тормозной момент, которые 

рассчитываются исходя из текущих оборотов электромашины (см. рисунок 10). 

 Затем, для получения момента на валу колеса, момент на валу 

электромашины 𝑇௧ ௢௨௧ умножается на передаточное число редуктора i=10.5: 

𝑇௠ ൌ 𝑖 ∙ 𝑇௧ ௢௨௧. (110) 
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2.6 Математическая модель рабочей тормозной системы 

электрогидравлического типа 

 Рабочая тормозная система рассматриваемого автомобиля, согласно [92] и 

[93], является энергоснабжаемой и многоконтурной.  Она состоит из рабочего 

блока с датчиком хода педали, гидравлического модулятора, колесных тормозов, 

состоящих из колесных тормозных цилиндров с тормозными колодками, четырех 

тормозных дисков, связанных с колесами автомобиля, датчиков угловой скорости 

колес. Рабочий блок, гидравлический модулятор и КТЦ соединены при помощи 

трубопроводов и шлангов. Кроме гидравлической связи между рабочим блоком и 

гидравлическим модулятором есть электрическая связь через блок управления 

системой (Рисунок 11). 

  

Рисунок 11 – Схема электрогидравдической тормозной системы с АБС. 

 

При работе системы в штатном режиме, когда водителем нажата педаль 

тормоза, в блок управления системой поступает информация о значении величины 
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перемещения педали. При этом гидравлическая связь между рабочим блоком и 

передним контуром КТЦ разорвана посредством предохранительных клапанов. 

Исходя из информации о скорости вращения колес, замедлении электромобиля, а 

также ходе педали тормоза в блоке управления системой, происходит расчет 

целевых давлений в гидравлических контурах КТЦ. В гидравлическом модуляторе 

посредством двух клапанов пропорционального регулирования, установленных на 

каждом контуре КТЦ и связанных с гидравлическим аккумулятором высокого 

давления и расширительным бачком, происходит регулирование текущего 

давления в КТЦ для получения целевых значений. При регулировании давления 

обратная связь осуществляется посредством датчиков давления, установленных в 

каждом контуре КТЦ. 

Гидравлический аккумулятор также снабжен датчиком давления. В 

соответствии с его показаниями блок управления системой управляет 

электрическим насосом для поддержания давления в аккумуляторе в пределах 90-

140 бар. 

Для получения водителем обратной связи от тормозной системы в рабочем 

блоке реализовано имитирующее устройство, которое создает силу сопротивления 

нажатию педали в зависимости от хода педали.  

Когда система работает в нештатном режиме, например, при выходе из строя 

какого-либо компонента системы, предохранительные клапана открываются, и 

водитель получает возможность осуществить торможение при помощи КТЦ 

передней оси. 

Для математического описания рабочей тормозной системы примем 

следующие допущения: коэффициент трения в паре «фрикционная колодка-

тормозной диск» постоянен; температурные состояния тормозных механизмов и 

тормозной жидкости не оказывают влияния на создаваемый тормозной момент. 

Математическая модель включает в себя: рабочий блок, гидравлический 

модулятор, колесные тормозные цилиндры (Рисунок 12).  
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Рисунок 12 - Графическое представление математической модели рабочей 

тормозной системы 

 

Входным воздействием в математической модели является ход педали 

тормоза. Выходным значением  — тормозной момент 𝑇௕_௙௟, 𝑇௕_௙௥, 𝑇௕_௥௟, 

𝑇௕_௥௥ ,созданный КТЦ, на колесах транспортного средства.  

 В связи с принятыми допущениями тормозные моменты, создаваемые 

тормозными механизмами, зависят только от давлений в колесных тормозных 

цилиндрах. Эту зависимость можно описать следующим образом: 

𝑇௕_௙௟ ൌ с௙ ∙ 𝑃௙௟ (111) 

𝑇௕_௙௥ ൌ с௙ ∙ 𝑃௙௥ (112) 

𝑇௕_௥௟ ൌ с௥ ∙ 𝑃௥௟  (113) 

𝑇௕_௥௥ ൌ с௥ ∙ 𝑃௥௥ , (114) 

где с௙ ൌ 330.7 Нꞏм/МПа и с௥ ൌ 120.2 Нꞏм/МПа коэффициенты, связывающие 

давление в КТЦ и тормозной момент на колесе; 𝑃௙௟, 𝑃௙௥, 𝑃௥௟, 𝑃௥௥ – давление в КТЦ. 

 Динамика изменения давления в гидравлических контурах рабочей 

тормозной системы, с учетом работы гидравлического модулятора, может быть 

аппроксимирована передаточной функцией второго порядка, полученной в ходе 

испытаний (см. главу 4): 

𝑊ሺ𝑠ሻ ൌ
௦ା଴.ଽଷ଺଴

଴.ଶ଴଼ଷ∙௦మାଵ.ଵ଴଻ସ∙௦ାଵ
. (115) 
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2.7 Выводы 

 Разработанный комплекс математических моделей позволяет исследовать 

движение автомобиля при совместной работе фрикционных тормозных 

механизмов и электромашин в приводе ведущих колес в составе 

антиблокировочной системы. Комплексная математическая модель позволяет: 

- исследовать процесс торможения при прямолинейном и криволинейном 

движении на дорогах с постоянным и изменяемым коэффициентом сцепления шин 

с дорогой, а также с различным коэффициентом сцепления шин с дорогой по 

бортам автомобиля; 

- определять коэффициент проскальзывания шины на основе модели с учетом 

анизотропных свойств реальной шины и положения колес относительно 

поверхности дороги; 

- учитывать динамические характеристики тормозной системы и 

электромашин с трансмиссией; 

- учитывать положение кузова автомобиля относительно поверхности 

дороги, включая изменения угла крена относительно продольной и поперечной 

оси, а также рыскание автомобиля; 

- учитывать изменение углов схождения, развала и кастера в зависимости от 

положения кузова и рулевого колеса. 

Стоит отметить, что комплексная математическая модель разрабатывалась с 

учетом возможности проведения итеративных вычислений, в том числе в режиме 

реального времени. 
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ГЛАВА 3. СОЗДАНИЕ АЛГОРИТМОВ УПРАВЛЕНИЯ 

ИСПОЛНИТЕЛЬНЫМИ УСТРОЙСТВАМИ 

АНТИБЛОКИРОВОЧНОЙ СИСТЕМЫ С ВОЗМОЖНОСТЬЮ 

СОВМЕСТНОГО ТОРМОЖЕНИЯ ФРИКЦИОННЫМИ 

ТОРМОЗНЫМИ МЕХАНИЗМАМИ И ЭЛЕКТРОМАШИНАМИ В 

ПРИВОДЕ ВЕДУЩИХ КОЛЕС 

Главной целью разрабатываемых алгоритмов управления исполнительными 

устройствами антиблокировочной системы с возможностью совместного 

торможения фрикционными тормозными механизмами и электромашинами в 

приводе ведущих колес является улучшение процесса торможения автомобиля, т.е. 

уменьшение тормозного пути, повышение комфорта водителя и пассажиров, 

устойчивости и управляемости путем объединения исполнительных устройств при 

создании тормозного момента на колесах автомобиля. Описания разрабатываемых 

алгоритмов целесообразно разбить на три этапа:  

- определение текущих коэффициентов проскальзывания и сцепления; 

- описание метода определения целевого коэффициента проскальзывания 

колес автомобиля; 

- описание алгоритмов объединения и управления исполнительными 

устройствами антиблокировочной системы. 

Для определения текущих коэффициентов проскальзывания и сцепления, а 

также целевого коэффициента проскальзывания колес автомобиля в работе 

используется методы, основанные на подходе, применяемом в научной работе S. 

Semmler [81]. Управление исполнительными устройствами является непрерывным 

и, таким образом, относится к управлению по типу continuous control. 

Объединенное управление исполнительными устройствами – 

электрогидравлическим блоком АБС и электромашинами – осуществляется при 
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помощи нечеткой логики и адаптивной экстремальной системы. Подробное 

описание разработанных алгоритмов приведено в этой главе. 

 

3.1 Метод определения текущих коэффициентов проскальзывания и 

сцепления 

Продольный и поперечный коэффициенты определяются следующим 

образом: 

𝑠௫ ൌ
𝑣௖ ∙ 𝑐𝑜𝑠𝛼 െ 𝑣௥
𝑣௖ ∙ 𝑐𝑜𝑠𝛼

 (116) 

𝑠௬ ൌ sin𝛼 , (117) 

где 𝑣௖ – скорость точки центра контакта колеса, 𝑣௥ – окружная скорость колеса, 𝛼 

– угол увода колеса. 

Окружная скорость колеса 𝑣௥: 

𝑣௥ ൌ 𝑟ௗ௬௡ ∙ 𝜔 , (118) 

где 𝜔 – угловая скорость вращения колеса, полученная с датчика, 𝑟ௗ௬௡ – 

динамический радиус шины, который, в рамках данной работы, является 

постоянной величиной. 

 Скорость точки центра контакта колеса 𝑣௖ находится следующим образом: 

𝑣с ൌ ቀ
𝑣сх
𝑣с௬ቁ  ൌ 𝑣௕ ∙ ൬

𝑐𝑜𝑠 𝛽
𝑠𝑖𝑛 𝛽൰ ൅ 𝜓ሶ ∙ ቀ𝑏

𝑙
ቁ , (119) 

где 𝑣௕ – скорость движения центра масс автомобиля, 𝛽 – угол увода автомобиля, 𝜓 

– угол рысканья, полученный с датчика, 𝑏 – ширина колеи, 𝑙 – база автомобиля.  

 Угол увода колеса 𝛼: 

𝛼 ൌ 𝛿 െ 𝑎𝑟𝑐𝑡𝑔 ቀ
௩с೤
௩сх
ቁ, (120) 

где 𝛿 – угол поворота колеса, вычисленный как функция от измеренного при 

помощи датчика угла поворота рулевого колеса. 
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 Таким образом, для определения коэффициента проскальзывания 

необходимо вычислить скорость движения центра масс автомобиля 𝑣௕ и угол увода 

автомобиля 𝛽, которые не могут быть измерены напрямую. 

 Для вычисления скорости движения центра масс автомобиля 𝑣௕ необходимо 

объединить три различных способа: 

1. Определение скорости 𝑣௕ଵ через измерение окружной скорости колес:  

𝑣௕ଵ ൌ
𝑣௥

cos𝛼
േ 𝜓ሶ ∙ ሺ𝑏 ∙ cos𝛽 ∓ 𝑙 ∙ sin𝛽ሻ, (121) 

2. Определение скорости 𝑣௕ଶ через измерение ускорения/замедления 

автомобиля: 

𝑣௕ଶ ൌ නሺ𝑎௕௦௫ ∙ cos𝛽 ൅ 𝑎௕௦௬ ∙ sin𝛽 െ 𝑔 ∙ sin 𝛾ሻ𝑑𝑡, (122) 

где 𝑎௕௦௫ и 𝑎௕௦௬ – продольное и поперечное ускорение, измеренное при помощи 

датчика, 𝛾 – угол уклона дороги, который вычисляется следующим образом: 

𝛾 ൌ
𝑎௩௕ െ 𝑎௕௦௫

𝑔
, (123) 

где 𝑎௩௕= ௗ௩್
ௗ௧

. 

3. Определение скорости 𝑣௕ଷ через измерение давления в КТЦ и тормозного 

момента от электромашин: 

𝑣௕ଷ ൌ න
𝐹௫ ∙ cos𝛽 ൅ 𝐹௬ ∙ sin𝛽

𝑚
𝑑𝑡, 

(124) 

где 𝐹௫ и 𝐹௬ – суммарные продольные и поперечные силы, действующие на центр 

колеса, 𝑚 - масса автомобиля, полученная в результате расчета. Продольная сила 

на колесе автомобиля зависит от давления в КТЦ и тормозного момента на валу 

электромашины: 

𝐹௫ ൌ න
𝐹௭ ∙ 𝑛௥ ൅𝑃 ∙ с௜ ൅ 𝑇௠ ൅ 𝜔ሶ ∙ 𝐽

𝑟ௗ௬௡
, 

(125) 

где 𝐹௭ – вертикальная сила, прилагаемая к колесу, 𝑛௥ – эксцентриситет 

сопротивления качению; P – давление в КТЦ, с௜ - коэффициент, связывающий 
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давление в КТЦ и тормозной момент на колесе и равный: с௙ – для передней оси и 

с௥ – для задней. 

Поперечная сила 𝐹௬: 

𝐹௬ ൌ 𝛼 ∙ с௬௜ , (126) 

где с௬௜ – коэффициент поперечной жесткости проскальзывания, принимаемый 

постоянным и разным для передней и задней оси 𝑐௬௙ ൌ 1.83e3 Н/рад, 𝑐௬௥=7e4 

Н/рад, соответственно. 

 Масса автомобиля m рассчитывается следующим образом: 

𝑚 ൌ
𝐹௫௙௟ ൅ 𝐹௫௙௥ ൅ 𝐹௫௥௟ ൅ 𝐹௫௥௥

𝑎௩௕
, 

(127) 

где 𝐹௫௙௟, 𝐹௫௙௥, 𝐹௫௥௟, 𝐹௫௥௥ – продольная сила 𝐹௫ на каждом колесе автомобиля. На 

полученное значение массы накладывается фильтр скользящего среднего с 

размером скользящего окна 100. 

Объединение трех вышеприведенных способов осуществляется при помощи 

весовых коэффициентов: 

𝑣௕ ൌ
𝑣௕ଵ ∙ 𝑘௕ଵ ൅ 𝑣௕ଶ ∙ 𝑘௕ଶ ൅ 𝑣௕ଷ ∙ 𝑘௕ଷ

𝑘௕ଵ ൅ 𝑘௕ଶ ൅ 𝑘௕ଷ
, 

(128) 

весовые коэффициенты 𝑘௕ଵ, 𝑘௕ଶ, 𝑘௕ଷ вычисляются при помощи системы на основе 

нечеткой логики. Входящими переменными для системы на основе нечеткой 

логики являются: коэффициент проскальзывания; ускорение/замедление, 

определенное по датчику; замедление, определенное из баланса сил с 

использованием датчиков давления в КТЦ и тормозного момента на валах 

электромашин. 

Угол увода автомобиля 𝛽 вычисляется при помощи наблюдателя 

Люенбергера. Для синтеза наблюдателя необходимо описать движение автомобиля 

при помощи велосипедной модели: 
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𝑥ሶ ൌ

⎣
⎢
⎢
⎢
⎡ െ

𝑐௬௙ ൅ 𝑐௬௥
𝑚 ∙ 𝑣௕

𝑐௬௥ ∙ 𝑙௥ െ 𝑐௬௙ ∙ 𝑙௙
𝑚 ∙ 𝑣௕

ଶ െ 1

𝑐௬௥ ∙ 𝑙௥ െ 𝑐௬௙ ∙ 𝑙௙
𝐼௭௭

െ
𝑐௬௥ ∙ 𝑙௥ଶ ൅ 𝑐௬௙ ∙ 𝑙௙

ଶ

𝐼௭௭ ∙ 𝑣௕ ⎦
⎥
⎥
⎥
⎤

∙ 𝑥 ൅

⎣
⎢
⎢
⎡
𝑐௬௙
𝑚 ∙ 𝑣௕
𝑐௬௙ ∙ 𝑙௙
𝐼௭௭ ⎦

⎥
⎥
⎤
∙ 𝑢 

(129) 

𝑦 ൌ ሾ0 1ሿ ∙ 𝑥, (130) 

где 𝑐௬௙ ,  𝑐௬௥ െ  коэффициенты условной жесткости проскальзывания, 

определяемые эмпирически; 𝑙௙, 𝑙௥ – расстояние от передней и задней оси до центра 

масс автомобиля, рассчитанные следующим образом: 

 𝑙௙ ൌ 0.5 ∙ 𝑙 ൅ 𝑥 (131) 

𝑙௥ ൌ 0.5 ∙ 𝑙 െ 𝑥 (132) 

𝑥 ൌ  0.5 ∙
𝐹௫௙௟ ൅ 𝐹௫௙௥ െ 𝐹௫௥௟ െ 𝐹௫௥௥
𝐹௫௙௟ ൅ 𝐹௫௙௥ ൅ 𝐹௫௥௟ ൅ 𝐹௫௥௥

൅
𝑎௩௕

𝑔 ∙ cos 𝛾
∙ ℎ, 

(133) 

где h – высота центра масс автомобиля. 

Переменные состояния: 

𝑥 ൌ ሾ𝛽 𝜓ሶ ሿ். (134) 

Выходная переменная: 

𝑦 ൌ 𝜓ሶ . (135) 

Входная переменная: 

𝑢 ൌ 𝛿௜௡. (136) 

 Коэффициент сцепления 𝜑 находится следующим образом: 

𝜑 ൌ 
ிೣ

ி೥
, (137) 

где 𝐹௭ – вертикальная сила на каждом колесе, которая вычисляется следующим 

образом: 

𝐹௭௙௟ ൌ 𝑚 ∙ ቀ
௟ೝ
௟
∙ 𝑔 െ

௛

௟
∙ 𝑎௕௦௫ቁ ∙ ቀ0.5 െ

௛

௕
∙
௔್ೞ೤
௚
ቁ (138) 

𝐹௭௙௥ ൌ 𝑚 ∙ ቀ
௟ೝ
௟
∙ 𝑔 െ

௛

௟
∙ 𝑎௕௦௫ቁ ∙ ቀ0.5 ൅

௛

௕
∙
௔್ೞ೤
௚
ቁ (139) 

𝐹௭௥௟ ൌ 𝑚 ∙ ቀ
௟೑
௟
∙ 𝑔 ൅

௛

௟
∙ 𝑎௕௦௫ቁ ∙ ቀ0.5 െ

௛

௕
∙
௔್ೞ೤
௚
ቁ (140) 



78 

 

𝐹௭௥௥ ൌ 𝑚 ∙ ቀ
௟೑
௟
∙ 𝑔 ൅

௛

௟
∙ 𝑎௕௦௫ቁ ∙ ቀ0.5 ൅

௛

௕
∙
௔್ೞ೤
௚
ቁ. (141) 

 

 

3.2 Метод определения целевого коэффициента проскальзывания колес 

автомобиля 

Тормозной путь автомобиля зависит от продольной силы 𝐹௖௫, реализуемой на 

колесах. Увеличение данной силы уменьшает путь, пройденный автомобилем при 

торможении. Таким образом, в процессе торможения с использованием 

антиблокировочной системы важно реализовать максимально возможную 

продольную силу 𝐹௖௫ на колесах автомобиля. Как показано в (1), продольная сила 

зависит от коэффициента сцепления φ. В свою очередь данный коэффициент 

зависит от коэффициента проскальзывания s и имеет локальный максимум φmax, 

соответствующий значению коэффициента проскальзывания sopt (Рисунок 13). 

 

 

Рисунок 13 - Зависимость коэффициента сцепления в продольном направлении 𝜑 

от коэффициента продольного проскальзывания s 
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Точное определение коэффициента проскальзывания sopt, который в рамках 

данной работы называется оптимальным коэффициентом проскальзывания, 

является первостепенной задачей. Поддержание коэффициента проскальзывания s, 

в процессе экстренного торможения, максимально близко к значению 

оптимального коэффициента проскальзывания sopt, приведет к минимальному 

тормозному пути, ограниченному физическими пределами движения автомобиля. 

Для реализации циклического уточнения оптимального коэффициента 

проскальзывания sopt в процессе торможения необходимо создать колебания 

текущего коэффициента проскальзывания относительно его оптимального 

значения. С этой целью вводится целевой коэффициент проскальзывания sd, 

который изменяется в близи значений оптимального коэффициента 

проскальзывания. 

Процесс определения целевого коэффициента проскальзывания sd, который 

должен стремиться поддерживать алгоритм управления исполнительными 

устройствами антиблокировочной системы, изложен в [94] и разбит на несколько 

основных шагов (Рисунок 14): 

- определение кусочно-линейной функции кривой, описывающей 

зависимость коэффициента сцепления φ от коэффициента проскальзывания s; 

- в течение первых 0,2 сек с момента задействования антиблокировочной 

системы — задание целевого коэффициента проскальзывания равным целевому 

коэффициенту проскальзывания, вычисленному при предыдущей активации 

системы; 

- в течение промежутка времени 0,2-0,8 сек с момента задействования 

антиблокировочной системы — задание целевого коэффициента проскальзывания 

исходя из значения замедления автомобиля; 

- начиная с 0,8 сек с момента задействования антиблокировочной системы - 

определение оптимального коэффициента продольного проскальзывания sopt, 

соответствующего максимальному коэффициенту сцепления, а также непрерывное 

задание изменяемой величины целевого коэффициента проскальзывания sd - до 
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момента окончания работы АБС, либо до резкого изменения замедления 

автомобиля на величину большую, чем ±0,3 м/с2; 

- если изменение замедления превышает заданный лимит, то целевой 

коэффициент проскальзывания sd в течение 0,5 секунд определяется как функция 

от замедления автомобиля, затем исходя из вновь вычисленного оптимального 

коэффициента проскальзывания sopt. 

 

 

Рисунок 14 - Алгоритм определения целевого проскальзывания 

 

 Определение кусочно-линейной функции происходит через заданное число 

точек (W=15) посредством локальных линий, описывающих взаимовлияние между 

коэффициентом сцепления φ и коэффициентом проскальзывания s. Данные точки 

захватываются с шагом дискретизации t=0,01 сек. 

 Затем точки аппроксимируются прямой линией, которая строится при 

помощи метода наименьших квадратов. Применение прямой линии, как 

аппроксимирующей, позволяет сделать вывод о расположении текущего 

коэффициента проскальзывания s относительно оптимального коэффициента 
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проскальзывания sopt, исходя из наклона данной линии. Функция, описывающая 

прямую линию, имеет вид: 

𝜑ሺ𝑘ሻ ൌ 𝑐଴ ൅ 𝑐ଵ ∙ 𝑠ሺ𝑘ሻ , (142) 

где  𝑐ଵ – коэффициент, описывающий наклон прямой линии; k – порядковый 

номер точки, описывающей взаимовлияние между коэффициентом сцепления φ и 

коэффициентом продольного проскальзывания s. При k = W порядковый номер 

точки обнуляется и далее происходит замещение ранее полученных точек новыми. 

 Уравнение (142) запишем в матричной форме: 

𝑀ሺ𝑘ሻ ൌ 𝑆ሺ𝑘ሻ் ∙ 𝜃, (143) 

где M(k) = 𝜑ሺ𝑘ሻ, S(k) = [1 s(k)]T, 𝜃 = [c0 c1]T. 

Для нахождения коэффициента c1 необходимо из (143) выразить вектор-

столбец 𝜃: 

𝜃 ൌ ሾ𝑆ሺ𝑘ሻ் ∙ 𝑆ሺ𝑘ሻሿିଵ ∙ 𝑆ሺ𝑘ሻ் ∙ 𝑀ሺ𝑘ሻ. (144) 

Важно отметить, что в данном методе намеренно используется ограниченное 

число точек W, так как в противном случае сумма квадратов ошибок становится 

слишком большой, а определение оптимального коэффициента проскальзывания 

sopt слишком неточным.  

Применяемый метод определения кусочно-линейной функции обеспечивает 

простой и эффективный способ определения оптимального коэффициента 

проскальзывания sopt во время торможения.  

Система управления антиблокировочной системой автомобиля является 

дискретной системой; то есть, между вычисленными точками, которые описывают 

взаимовлияние между коэффициентом сцепления φ и коэффициентом 

проскальзывания s, существует интервал (зависящий от частоты дискретизации), в 

котором, с большой вероятностью, может находиться искомый максимум функции 

φ-s и, соответственно, оптимальный коэффициент проскальзывания sopt. О 

прохождении экстремума функции φ-s можно судить по изменению знака 

коэффициента c1, определяющего положение аппроксимирующей прямой. Таким 

образом, при движении по дороге с изменяемым в малых пределах коэффициентом 
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сцепления φ оптимальный коэффициент проскальзывания sopt целесообразно 

находить как среднее значение между всеми коэффициентами проскальзывания s, 

расположенными в непосредственной близости от экстремума функции φ-s: 

 𝑠௢௣௧ ൌ
ଵ

௡
∙ ∑ 𝑠ሺ𝑛ሻ  ∀𝑠𝑔𝑛൫𝑐ଵሺ𝑘ሻ൯ ് 𝑠𝑔𝑛ሺ𝑘 െ 1ሻሻ, (145) 

где n – количество изменений знака у коэффициента c1. 

Данный способ определения оптимального коэффициента продольного 

проскальзывания sopt позволяет, варьируя двумя параметрами – шагом 

дискретизации и количеством захватываемых точек – настроить процесс поиска 

истинно оптимального значения коэффициента проскальзывания sopt. С другой 

стороны, вычисленное значение коэффициента проскальзывания sopt, является 

приближенным и зависимым от шага дискретизации. 

Предложенный в работе [81] метод имеет два ограничения – во-первых, 

текущий коэффициент сцепления φ должен быть достаточно высоким, так как в 

противном случае прямая линия, аппроксимирующая кусочно-линейную функцию, 

при незначительном изменении коэффициента сцепления может менять знак 

коэффициента с1; во-вторых, необходимо заранее определить первоначальный 

целевой коэффициент проскальзывания sd, который не должен отклоняться далеко 

от оптимального коэффициента проскальзывания sopt. В противном случае будет 

невозможно реализовать максимально возможное замедление транспортного 

средства, и, как следствие, возрастает тормозной путь автомобиля.  

Применение данного метода в антиблокировочной системе автомобиля 

позволяет обойти первое ограничение – в процессе торможения коэффициент 

сцепления достигает значений, близких к максимально возможным. Для учета 

второго ограничения применяются временные задержки: первоначальным (первые 

0,2 секунды работы системы) целевым коэффициентом проскальзывания sd 

назначается целевой коэффициент проскальзывания, вычисленный при 

предыдущей активации антиблокировочной системы. Это позволяет при 

выполнении экстренного торможения на дорогах с однотипным покрытием 

сократить тормозной путь, не увеличивая его значительно в случае большой 
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разницы в максимальном коэффициенте сцепления шин с дорогой, наблюдаемом 

при двух ближайших экстренных торможениях. Последующие 0,6 секунды целевой 

коэффициент проскальзывания sd определяется исходя из текущего замедления 

автомобиля (Рисунок 15):  

 

Рисунок 15 - Зависимость целевого коэффициента проскальзывания от 

продольного замедления автомобиля 

 

Резкое изменение коэффициента сцепления в процессе торможения определяется 

исходя из скачкообразного изменения замедления автомобиля на величину, 

превышающую установленный предел, который в данной работе принимается 

равным ±0,3 м/с2. В случае превышения заданного предела целевое 

проскальзывание определяется исходя из замедления автомобиля, согласно 

рисунку 15, в течение 0,5 секунд. Стоит отметить, что в течение временной 

задержки невозможно точно определять целевой коэффициент проскальзывания 

исходя из замедления автомобиля – это связанно с высокой инерцией движущегося 

автомобиля и, как следствие, медленным изменением ускорения. 

 Целевой коэффициент продольного проскальзывания sd определяется исходя 

из следующего выражения: 
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𝑠ௗሺ𝑘ሻ ൌ ቊ
𝑠ௗሺ𝑘 െ 1ሻ ൅ 𝐾௦ ∙ 𝑠𝑔𝑛൫𝑠௢௣௧ሺ𝑘ሻ െ 𝑠ௗሺ𝑘 െ 1ሻ ൯ ∀𝑠𝑔𝑛൫𝑐ଵሺ𝑘ሻ൯ ൌ 𝑠𝑔𝑛ሺ𝑐ଵሺ𝑘 െ 1ሻሻ

𝑆௢௣௧ሺ𝑘ሻ                                                                     ∀𝑠𝑔𝑛൫𝑐ଵሺ𝑘ሻ൯ ് 𝑠𝑔𝑛ሺ𝑐ଵሺ𝑘 െ 1ሻሻ
, (146) 

где 𝐾௦ – коэффициент, создающий колебание вблизи оптимального коэффициента 

проскальзывания 𝑆௢௣௧ሺ𝑘ሻ. Колебания вблизи оптимального значения коэффициента 

проскальзывания необходимы для циклического уточнения оптимального 

коэффициента проскальзывания в течение всего процесса торможения, что 

позволяет получать актуальное значение данного коэффициента в течение всего 

замедления автомобиля. С другой стороны, подобные колебания не должны иметь 

большую амплитуду, так как это может негативно повлиять на замедление 

автомобиля и его тормозной путь. Таким образом, коэффициент 𝐾௦ в данной работе 

зависит от продольного замедления автомобиля (Рисунок 16): 

 

Рисунок 16 - Зависимость коэффициента Ks от замедления автомобиля 

3.3. Методы объединения и управления исполнительными устройствами 

антиблокировочной системы 

Расчёт целевого коэффициента проскальзывания, приведённый в 

предыдущей главе, позволяет реализовать антиблокировочную систему на основе 
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автоматического управления исполнительными устройствами по принципу 

Ползунова-Уатта – по отклонению управляемой величины от целевой. Для 

подобных систем управления характерно наличие обратной связи, которая задает 

управляющее воздействие как функцию от управляемой величины. Благодаря 

наличию обратной связи система управления может успешно функционировать 

несмотря на неопределённость данных о возмущающем воздействии, а также 

возможную неточность в описании объекта управления. Принципиальная схема 

данного класса систем управления представлена на рисунке 17 [95]. 

 

Рисунок 17 - Принципиальная схема системы управления по принципу 

Ползунова-Уатта 

 

В данном случае объектом управления (ОУ) является колесо автомобиля. 

Выходной величиной объекта управления, которую необходимо регулировать, 

является коэффициент проскальзывания колеса s. Чувствительным элементом 

(ЧЭ), необходимым для реализации обратной связи, является датчик скорости 

вращения колеса. Исходя из скорости вращения колеса в блоке сравнения (БС) 

вычисляется текущий коэффициент проскальзывания, который затем сравнивается 

с целевым коэффициентом проскальзывания. Полученная ошибка регулирования 

подается в блок управления (БУ) исполнительным устройством, где вычисляется 
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требуемое воздействие – тормозной момент – необходимый для минимизации 

ошибки регулирования. Вычисленное значение тормозного момента передается 

исполнительному устройству (ИУ)– электромотору. 

Рассмотрим более подробно реализацию вышеописанных блоков. Блок 

сравнения (БС) вычисляет проскальзывания колеса на основе математической 

модели колеса, затем в данном блоке вычисляется ошибка регулирования 𝑒௦ሺ𝑡ሻ: 

𝑒௦ሺ𝑡ሻ ൌ 𝑠ௗሺ𝑡ሻ െ 𝑠ሺ𝑡ሻ. (147) 

Вычисленная ошибка регулирования 𝑒௦ሺ𝑡ሻ передается в блок управления 

(БУ) электрическим мотором, где происходит вычисление требуемого тормозного 

момента. Данный блок представляет собой регулятор с пропорционально-

интегральным законом регулирования (ПИ-регулятор). Вычисление требуемого 

тормозного момента 𝑇௥௘௙ происходит на основе следующего выражения: 

𝑇௥௘௙ሺ𝑡ሻ ൌ 𝑘௘௠ௗ ∙ 𝑒௦ሺ𝑡ሻ ൅ 𝑘௘௠௜ ∙ ׬ 𝑒௦ሺ𝑡ሻ𝑑𝑡
௧
଴  , (148) 

где 𝑘௘௠ௗ и 𝑘௘௠௜  – коэффициенты пропорциональности для пропорционального и 

интегрального регуляторов. 

Вычисленный тормозной момент передается на исполнительное устройство 

– электромотор, где посредством выражений (108)-(110) вычисляется 

действующий на колесо автомобиля тормозной момент. 

Следует отметить, что при движении по дороге с высоким коэффициентом 

сцепления тормозного момента от электромоторов недостаточно для 

осуществления торможения с целевым коэффициентом проскальзывания. Таким 

образом, кроме управления тормозным моментом от электромашины, необходимо 

задействовать гидравлический модулятор для управления тормозным моментом, 

полученным от фрикционных тормозных механизмов. Следовательно, система 

управления по принципу Ползунова-Уатта в чистом виде не применима для 

антиблокировочной системы с использованием двух исполнительных устройств – 

электромотора и фрикционного тормозного механизма. Ввиду использования на 

одном объекте управления двух исполнительных устройств возникает 
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необходимость в решении задачи объединения двух управляющих воздействий. 

Одним из возможных вариантов решения данной задачи является применение 

регулирования управляющего воздействия одного исполнительного устройства в 

зависимости от состояния второго исполнительного устройства.  

Если электрическая машина, как исполнительное устройство 

антиблокировочной системы, обеспечит высокую долю тормозного момента на 

колесе автомобиля от общего тормозного момента, необходимого для поддержания 

коэффициента проскальзывания колеса вблизи целевого коэффициента 

проскальзывания, то это позволит получить высокий процент перевода 

кинетической энергии автомобиля в электрическую энергию, а также реализовать 

другие положительные качества, свойственные применению электромашин в АБС 

и описанные в настоящей работе. Целесообразно принять электрическую машину 

за основное исполнительное устройство, посредством которого будет 

осуществляться регулирование коэффициента проскальзывания колеса 

автомобиля, а работу фрикционных тормозных механизмов настроить таким 

образом, чтобы корректировать отношение текущего тормозного момента от 

электромашины к максимальному тормозному моменту электрической машины, 

доступному при данных оборотах. 

Таким образом, для реализации всех положительных качеств, свойственных 

использованию электромашины в качестве исполнительного устройства 

антиблокировочной системы, принимается следующая принципиальная схема 

системы управления (Рисунок 18): 
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Рисунок 18 - Принципиальная схема разрабатываемой системы управления (для 

одного переднего контура) 

 

В данной схеме первым объектом управления (ОУ1) является колесо 

автомобиля, на которое влияет возмущающее воздействие 𝑓.̅ Выходной величиной 

объекта управления, которую необходимо регулировать, является коэффициент 

проскальзывания колеса s. Чувствительным элементом (ЧЭ1), необходимым для 

реализации обратной связи в первом контуре, является датчик скорости вращения 

колеса. Исходя из скорости вращения колеса, в первом блоке сравнения (БС1) 

вычисляется текущий коэффициент проскальзывания, который затем сравнивается 

с целевым коэффициентом проскальзывания. Полученная ошибка регулирования 

передается в блок управления (БУ1) исполнительным устройством, где 

вычисляется требуемое воздействие – тормозной момент – которое необходимо 
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приложить к колесу для минимизации ошибки регулирования. Вычисленное 

значение тормозного момента сообщается первому исполнительному устройству 

(ИУ1) – электромотору - которое воспроизводит на колесе данное значение. 

Одновременно с этим, во втором блоке сравнения (БС2) вычисляется доля нагрузки 

электромашины – отношение текущего тормозного момента, реализуемого на валу 

электромашины, к максимально возможному при данных оборотах тормозному 

моменту. Исходя из доли нагрузки электромашины, происходит вычисление 

давления, которое необходимо реализовать на втором объекте управления (ОУ2) – 

фрикционном тормозном механизме. Используя второй чувствительный элемент 

(ЧЭ2) – датчик давления – вычисляется текущее давление в гидравлическом 

контуре тормозного механизма. В третьем блоке сравнения (БС3) происходит 

вычисление ошибки регулирования – разности между целевым и текущим 

значением давления. Затем в блоке управления тормозным механизмом (БУ2) 

вычисляется требуемое тормозное давление, которое необходимо реализовать в 

гидравлическом контуре КТЦ.  Изменение давления в гидравлическом контуре 

тормозного механизма осуществляется при помощи гидравлического модулятора, 

который является вторым исполнительным устройством (ИУ2). 

 Рассмотрим подробно вышеописанные блоки. Тормозной момент, 

действующий от электромашины на колесо автомобиля, вычисляется по принципу 

Ползунова-Уатта. Параллельно с вычислением тормозного момента 

электромашины, во втором блоке сравнения (БС2), вычисляется доля нагрузки 

(𝑇௟௢௔ௗ) электромашины исходя из значения 𝑇௢௨௧ и 𝑇୪୧୫௕௥ ௧௥: 

𝑇௟௢௔ௗ ൌ
𝑇௢௨௧ ሺ𝑡ሻ

𝑇୪୧୫௕௥ ௧௥ሺ𝑡ሻ
. 

(149) 

На основе вычисленного значения доли нагрузки рассчитывается целевое 

давление, которое должно быть реализовано на втором исполнительном устройстве 

– гидравлическом модуляторе. Расчет целевого давления осуществляется при 

помощи нечеткой логики. Применение нечеткой логики обусловлено высокой 

сложностью формализации объединения двух исполнительных устройств ввиду 
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применения управляющего воздействия от этих устройств к общему объекту 

управления. Также применение нечеткой логики позволяет добиться более 

высокой устойчивости системы управления к воздействию большого разнообразия 

возмущающих факторов на объект управления. В данной работе система 

управления на основе нечеткой логики реализована на базе концепции Мамдани 

[96]. Для этого алгоритма характерно вычисление управляющего воздействия на 

основе базы правил логического вывода «ЕСЛИ …, ТО…», а так же баз 

функциональной принадлежности (ФП) сигнала ошибки µload(∆) и управляющего 

воздействия µp(u) (Рисунок 19).  

 

 

Рисунок 19 - Принципиальная схема системы управления на основе нечеткой 

логики на базе концепции Мамдани 

 

 Блок фазификации предназначен для вычисления функции принадлежности 

µload(∆) в соответствии со значением доли нагрузки 𝑇௟௢௔ௗ на основе базы функций 

принадлежности.  

В блоке инференц-процедуры на основе процедур минимизации и 

максимизации вырабатываются нечеткие логические выводы, основанные на базе 

правил и функции принадлежности µp(u). В этом же блоке, при помощи операции 

максимизации, осуществляется переход от частных выводов к одному общему 

выводу, которому и соответствует общая функция принадлежности µp(u). 



91 

 

 Блок дефазификации отвечает за определение целевого давления 𝑃ௗሺ𝑡ሻ, 

которое должно быть реализовано на тормозном механизме. Дефазификация 

реализована по методу центра тяжести – определяется точка центра тяжести 

геометрической фигуры, полученной в результате процедуры максимизации, затем 

полученная точка проецируется на ось абсцисс лингвистической переменной 

целевого давления.  

  Для исследования возможности и эффективности объединения 

фрикционных тормозных механизмов и электромашин, применяемых в качестве 

исполнительных устройств антиблокировочной системы в данной работе, 

реализовано четыре варианта баз правил логического вывода «ЕСЛИ …, ТО…» и 

баз функциональной принадлежности сигнала ошибки и управляющего 

воздействия. 

 Вариант 1. База функций принадлежности сформирована на основе пяти 

термов: очень маленький (ОМ), маленький (М), нормальный (Н), большой (Б), 

очень большой (ОБ) и пяти соответствующих функций принадлежности. Таким 

образом, лингвистическая переменная доли нагрузки, содержащая пять термов и 

пять соответствующих функций принадлежности, описывается следующим 

образом (Рисунок 20): 

 

Рисунок 20 - Лингвистическая переменная доли нагрузки (Вариант 1) 
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Функция принадлежности µp(u) описывает целевое давление Pref на основе базы 

функций принадлежности, которая сформирована на основе пяти термов: нулевое 

(0), маленькое (М), нормальное (Н), высокое (В), очень высокое (ОВ). Функции 

принадлежности, соответствующие данным термам, описываются следующим 

образом (Рисунок 21):  

 

Рисунок 21 - Лингвистическая переменная целевого давления (Вариант 1) 

 

База правил состоит из пяти правил: 

1. Если доля нагрузки ОМ, тогда целевое давление 0. 

2. Если доля нагрузки Н, тогда целевое давление Н. 

3. Если доля нагрузки М, тогда целевое давление М. 

4. Если доля нагрузки Б, тогда целевое давление В. 

5. Если доля нагрузки ОБ, тогда целевое давление ОВ. 

Вариант 2. База функций принадлежности сформирована на основе двух 

термов: маленький (М), большой (Б) и двух соответствующих функций 

принадлежности. Лингвистическая переменная доли нагрузки описывается 

следующим образом (Рисунок 22): 
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Рисунок 22 - Лингвистическая переменная доли нагрузки (Вариант 2) 

 

Функция принадлежности µp(u) описывает целевое давление Pref на основе базы 

функций принадлежности, которая сформирована на основе двух термов: 

маленькое (М), высокое (В). Функции принадлежности, соответствующие данным 

термам, описываются следующим образом (Рисунок 23):  

 

Рисунок 23 - Лингвистическая переменная целевого давления (Вариант 2) 

 

База правил состоит из двух правил: 
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1. Если доля нагрузки М, тогда целевое давление М. 

2. Если доля нагрузки Б, тогда целевое давление В. 

Вариант 3. База функций принадлежности формирована на основе четырех 

термов: очень маленький (ОМ), маленький (М), большой (Б), очень большой (ОБ) 

и четырех соответствующих функций принадлежности. Лингвистическая 

переменная доли нагрузки описывается следующим образом (Рисунок 24): 

 

Рисунок 24 - Лингвистическая переменная доли нагрузки (Вариант 3) 

 

Функция принадлежности µp(u) описывает целевое давление Pref на основе базы 

функций принадлежности, которая сформирована на основе четырех термов: 

нулевое (0), маленькое (М), высокое (В), очень высокое (ОВ). Функции 

принадлежности, соответствующие данным термам, описываются следующим 

образом (Рисунок 25):  
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Рисунок 25 - Лингвистическая переменная целевого давления (Вариант 3) 

 

База правил состоит из четырех правил: 

1. Если доля нагрузки ОМ, тогда целевое давление 0. 

2. Если доля нагрузки М, тогда целевое давление М. 

3. Если доля нагрузки Б, тогда целевое давление В. 

4. Если доля нагрузки ОБ, тогда целевое давление ОВ. 

Вариант 4. Система управления на основе нечеткой логики, реализованная в 

соответствии с данным вариантом, отличается учетом двух входящих переменных 

– кроме доли нагрузки в данной системе учитывается также целевой коэффициент 

проскальзывания. Таким образом, база функций принадлежности сформирована 

для двух входящих переменных – целевого коэффициента проскальзывания sd и 

доли нагрузки. Лингвистическая переменная целевого коэффициента 

проскальзывания sd сформирована на основе шести термов, определяющих 

коэффициент сцепления 𝜑, и шести соответствующих функций принадлежности 

(Рисунок 26): 
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Рисунок 26 - Лингвистическая переменная целевого коэффициента 

проскальзывания (Вариант 4) 

 

Лингвистическая переменная доли нагрузки сформирована на основе двух термов: 

маленький (М) и большой (Б) и двух соответствующих функций принадлежности 

(Рисунок 27): 

 

Рисунок 27 - Лингвистическая переменная доли нагрузки (Вариант 4) 
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Функция принадлежности µp(u) описывает целевое давление Pref на основе базы 

функций принадлежности, которая сформирована на основе шести термов: 

маленькое (М), 0.05, 0.06, 0.07, 0.08, высокое (В). Функции принадлежности, 

соответствующие данным термам, описываются следующим образом (Рисунок 28):  

 

Рисунок 28 - Лингвистическая переменная целевого давления (Вариант 4) 

 

База правил состоит из семи правил: 

1. Если целевой коэффициент проскальзывания 0.08, тогда целевое 

давление 0.08. 

2. Если целевой коэффициент проскальзывания 0.07, тогда целевое 

давление 0.07. 

3. Если целевой коэффициент проскальзывания 0.06, тогда целевое 

давление 0.06. 

4. Если целевой коэффициент проскальзывания 0.05, тогда целевое 

давление 0.05. 

5. Если целевой коэффициент проскальзывания <0.05, тогда целевое 

давление М. 

6. Если доля нагрузки М, тогда целевое давление М. 

7. Если доля нагрузки Б, тогда целевое давление В. 
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Исходя из баз правил для каждого частного правила, определяется 

истинность вывода, которая задается истинностью принадлежности доли нагрузки 

(и целевого коэффициента сцепления, в случае варианта 4) тому или иному терму 

(процедура минимизации). 

 Полученное в результате процедуры дефазификации значение целевого 

тормозного давления 𝑃ௗሺ𝑡ሻ сообщается третьему блоку сравнения (БС3), где на 

основе целевого давления и текущего давления в тормозном контуре (полученного 

при помощи ЧЭ2) вычисляется ошибка регулирования 𝑒௣ሺ𝑡ሻ: 

𝑒௣ሺ𝑡ሻ ൌ 𝑃ௗሺ𝑡ሻ െ 𝑃ሺ𝑡ሻ. (150) 

На основе ошибки регулирования 𝑒௣ሺ𝑡ሻ в блоке управления гидравлическим 

модулятором антиблокировочной системы (БУ2) вычисляется требуемое давление, 

необходимое для минимизации этой ошибки. БУ2 реализован на основе 

пропорционально-интегрального закона регулирования. Требуемое давление в 

тормозном контуре вычисляется следующим образом: 

𝑃௥௘௙ሺ𝑡ሻ ൌ 𝑘௣ௗ ∙ 𝑒௣ሺ𝑡ሻ ൅ 𝑘௣௜ ∙ ׬ 𝑒௣ሺ𝑡ሻ𝑑𝑡
௧
଴ , (151) 

где 𝑘௣ௗ и 𝑘௣௜  – коэффициенты пропорциональности для пропорционального и 

интегрального регуляторов. 

Давление 𝑃௥௘௙ሺ𝑡ሻ посредством электрогидравлического блока АБС 

реализуется в тормозном контуре с учетом динамики всей тормозной системы 

согласно уравнению (115). Посредством уравнений (111)-(112) давление в 

тормозном контуре преобразуется в тормозной момент, приложенный к колесу 

автомобиля. 

3.4 Выводы 

 Разработанный алгоритм управления исполнительными устройствами 

антиблокировочной системы с возможностью совместного торможения 

фрикционными тормозными механизмами и электромашинами в приводе ведущих 
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колес позволяет осуществлять экстренное торможение автомобиля при различных 

режимах движения. Главной целью создания данного алгоритма было улучшение 

процесса торможения автомобиля – уменьшение тормозного пути, увеличение 

устойчивости и управляемости. 

В данной главе описан метод определения целевого коэффициента 

проскальзывания колес автомобиля. Основным отличием данного метода от 

подхода, изложенного в работе [81], является введение временных задержек и учета 

замедления автомобиля для определения целевого коэффициента сцепления. 

После определения значения целевого коэффициента проскальзывания 

возможно реализовать автоматическую систему управления с обратной связью по 

датчику скорости вращения колеса. Для исполнительных устройств 

антиблокировочной системы был реализован алгоритм их объединения. Главной 

частью алгоритма объединения является система управления на основе нечеткой 

логики, определяющая долю нагрузки электромашины с одной стороны и целевое 

давление в тормозных контурах с другой. Для исследования возможности и 

эффективности объединения исполнительных устройств антиблокировочной 

системы были предложены четыре варианта систем управления, отличающиеся 

базами правил логического вывода и базами функциональной принадлежности 

управляющего воздействия и сигнала ошибки.  
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ГЛАВА 4. ОЦЕНКА ТОЧНОСТИ МАТЕМАТИЧЕСКОЙ МОДЕЛИ 

ДВИЖЕНИЯ ЭЛЕКТРОМОБИЛЯ И МЕТОДА ОПРЕДЕЛЕНИЯ 

ЦЕЛЕВОГО КОЭФФИЦИЕНТА ПРОСКАЛЬЗЫВАНИЯ 

Основным инструментом проведения оценки точности математической 

модели движения электромобиля является анализ сопоставления ключевых 

свойств математической модели и рассматриваемого физического объекта. Данная 

оценка необходима для подтверждения соответствия модели движения поведению 

реального объекта исследований.  

Оценка точности определения целевого коэффициента проскальзывания 

является важным этапом в разработке системы управления исполнительными 

устройствами антиблокировочной системы, реализованной на основе принципа 

Ползунова-Уатта. Эта оценка позволит сравнить целевой коэффициент 

проскальзывания, полученный в результате работы используемого метода, с 

реальным коэффициентом проскальзывания. 

Объектом исследований в данной работе является транспортное средство 

категории M1, оборудованное четырёхконтурной антиблокировочной системой 

Slip Control Boost (SCB) второго поколения фирмы TRW. Данное транспортное 

средство представляет собой электромобиль-демонстратор на базе Range Rover 

Evoque (Рисунок 29).  
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Рисунок 29 - Внешний вид автомобиля-демонстратора 

 

Данный электромобиль оснащен индивидуальным приводом каждого колеса. 

Привод реализован посредством четырех электромашин, оснащенных редукторами 

и соединённых с колесами электромобиля при помощи приводных валов. 

Электромашины с редукторами в сборе располагаются на подрамниках, 

установленных на кузове автомобиля. Основные характеристики электромобиля 

приведены в Приложении А. 

Часть данных, необходимых для оценки точности комплексной 

математической модели электромобиля, была получена при непосредственном 

участии автора в исследованиях, проводимых на территории Технического 

университета Ильменау (TU Ilmenau) в ходе стажировки по программе FISITA 

Travel Bursary. Остальные данные, необходимые для оценки точности 

математической модели и метода определения целевого коэффициента 

проскальзывания, были получены (без участия автора) во время проведения 

испытаний автомобиля-демонстратора в рамках проекта Electric Vehicle Control of 

Individual Wheel Torque for On- and Off-Road Conditions (E-VECTOORC). Данные 

предоставлены Техническим университетом Ильменау [97], [98], [99], [100]. 

Оценка точности применяемой математической модели движения 

электромобиля в данной работе выполняется посредством расчёта 
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нормализованной среднеквадратической ошибки модели (normalized root-mean-

square error (NRMSE)). Данная метрика часто применяется при выполнении 

моделирования нестационарных динамических систем ([88], [101]). 

Нормализованная среднеквадратическая ошибка модели находится следующим 

образом: 

𝑁𝑅𝑀𝑆𝐸 ൌ √ெௌா

ටభ
೙
∑ ௬ഢ෥

మ೙
೔సభ

 , (152) 

где MSE - среднеквадратическая ошибка модели; 𝑦ప෥  – оцениваемый параметр 

(скорость, момент и т.п.) реального объекта исследования; i – порядковый номер 

замера; n – общее количество замеров. 

Среднеквадратическая ошибка модели рассчитывается следующим образом:  

𝑀𝑆𝐸 ൌ
∑ ሺ௬೔ି௬ഢ෥ ሻమ
೙
೔సభ

௡
, (153) 

где  𝑦௜  – оцениваемый параметр, соответствующий 𝑦ప෥  , но полученный при 

моделировании.  

 Следует отметить, что метрика MSE требует оценивать точность 

математической модели, в которой переменные представлены в нормализованном 

виде.  

 Кроме вышеуказанной метрики, также оценивалась абсолютная погрешность 

модели 𝛥, определяемая следующим образом: 

𝛥 ൌ 𝑦௜ െ 𝑦ప෥ . (154) 

В рамках данной работы оценка точности модели движения электромобиля 

проводилась в три этапа: 

- оценка точности модели движения электромобиля при торможении на 

поверхности с высоким коэффициентом сцепления;  

- оценка точности модели шины при торможении на поверхности с низким 

коэффициентом сцепления; 

- оценка точности передаточной функции, описывающей гидравлическую 

часть антиблокировочной системы. 
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Данное разделение вызвано неизвестностью закона управления 

исполнительными устройствами антиблокировочной системы заводского 

исполнения и, как следствие, вероятностью больших различий в поведении 

математической модели движения электромобиля и реального автомобиля. 

 После оценки точности математической модели движения электромобиля 

была проведена оценка точности определения целевого коэффициента 

проскальзывания колес. 

Подробное описание оценки точности модели движения электромобиля и 

метода определения целевого коэффициента проскальзывания приводится в 

данной главе. Кроме указанных оценок, проводилась оценка точности движения 

электромобиля при изменении крутящего момента на колесах в соответствии с 

заданными значениями. Данная оценка необходима для косвенного подтверждения 

соответствия математической модели электрического привода. Результаты данной 

оценки отражены в Приложении Б. 

4.1. Оценка точности модели движения электромобиля при торможении на 

поверхности с высоким коэффициентом сцепления 

Большое внимание при проведении натурных испытаний автомобиля 

необходимо уделять выбору измерительной аппаратуры. В данной работе 

использовался следующий набор аппаратуры: 

- dSpace MicroAutoBox; 

- Anthony Best dynamics SR60; 

- Kistler RoaDyn S635; 

- Corrsys-Datron CORREVIT® S-350 Aqua; 

- SBG IG500A. 

Посредством блока MicroAutoBox (Рисунок 30)  фирмы dSpace на 

исполнительные устройства – электромашины и электрогидравлический блок 
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антиблокировочной системы – передавался управляющий сигнал для реализации 

целевых параметров движения электромобиля, например, тормозного момента на 

колесах и гидравлического давления в магистралях колесных тормозных 

цилиндров.  

 

 

Рисунок 30 – Внешний вид dSpace MicroAutoBox 

 

Рулевой робот Anthony Best dynamics SR60 (Рисунок 31) применялся с целью 

повысить точность воспроизводимости маневров, а также для поддержания 

прямолинейного движения в условиях торможения на поверхностях с различными 

коэффициентами сцепления. Данный рулевой робот характеризуется высокой 

точностью воспроизведения целевого сигнала на объекте управления. Основные 

характеристики Anthony Best dynamics SR60 приведены в таблице 1. 
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Рисунок 31 - Внешний вид рулевого робота Anthony Best dynamics SR60. 

 

Таблица 1 - Основные характеристики рулевого робота Anthony Best dynamics 

SR60 

Максимальный крутящий момент, Нꞏм. 70 при 580 º/с 

Номинальный крутящий момент, Нꞏм. 60 при 1300 º/с 

Максимальная скорость, º/с 2500, при крутящем моменте до 

10 Нꞏм 

 

Для прямого измерения сил и моментов, возникающих на колесе 

электромобиля, и отслеживания изменения угла его вращения использовался 

датчик Kistler RoaDyn S635 (Рисунок 32). Данный датчик был установлен на заднем 

левом колесе. Основные характеристики Kistler RoaDyn S635 приведены в 

таблице 2. 
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Рисунок 32 - Внешний вид Kistler RoaDyn S635 

 

Таблица 2 - Основные характеристики Kistler RoaDyn S635 

Продольная сила Fx, кН -35…35 

Поперечная сила Fy, кН -20…20 

Вертикальная сила Fz, кН -35…35 

Опрокидывающий момент Mx, Нꞏм -5…5 

Крутящий или тормозной момент My, Нꞏм -5…5 

Поворачивающий момент Mz, Нꞏм -5…5 

Точность определения угла вращения, º 0.1 

Максимальная скорость, км/ч 300 

Линейность, % <0.15 от полного диапазона 

измерения 

Гистерезис, % <0.1 от полного диапазона 

измерения 

 

Оптический датчик Corrsys-Datron CORREVIT® S-350 Aqua (Рисунок 33) 

использовался для измерения продольной и поперечной скорости относительно 
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опорной поверхности, а также пройденной дистанции. В силу особенности 

конструкции – датчик является оптическим – данный датчик обеспечивает 

высокую точность полученных данных, не зависящую от коэффициента 

проскальзывания колес. Основные характеристики Corrsys-Datron CORREVIT® S-

350 Aqua приведены в таблице 3. 

 

Рисунок 33 - Внешний вид Corrsys-Datron CORREVIT® S-350 Aqua 

 

Таблица 3 - Основные характеристики Corrsys-Datron CORREVIT® S-350 Aqua 

Предел скорости, км/ч 0,5…250 км/ч 

Точность определения пути, % <±0.2 

Расстояние установки от опорной 

поверхности, мм 

350±100 

Частота измерения, Гц 250 

 

Для измерения ускорения и углов Эйлера использовался инерциальный 

измерительный модуль SBG IG500A (Рисунок 34). В нем используется три 

гироскопических датчика, три магнитометра и три акселерометра с целью 

обеспечения точности измерения. Основные характеристики SBG IG500A 

приведены в таблице 4. 
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Рисунок 34 - Внешний вид SBG IG500A. 

 

Таблица 4 - Основные характеристики SBG IG500A 

Максимальное ускорение 5g 

Максимальная скорость измерения 

угла поворота, °/s 

300 

Максимальная магнитная индукция, Гс 1,2 

Диапазон позиционирования, ° 360 по каждой оси 

Линейность ускорения, % < 0.2 

Линейность скорости измерения угла 

поворота, % 

< 0.05 

Линейность магнитной индукции, % < 0.2 

Точность позиционирования, ° ±0,5 (Оси тангажа и 

крена),  

± 1° (Ось рыскания) 

Частота измерения, Гц 100 

 

Кроме описанного измерительного оборудования, при проведении 

экспериментальных исследований также была использована следующая 

информация, полученная из CAN-сети автомобиля: 
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- скорость вращения колес; 

-гидравлическое давление в контурах колесных тормозных цилиндров; 

- моменты на электромашинах. 

Ввиду наличия шума на измерительном оборудовании измеряемые сигналы 

нуждаются в применении фильтра. В данной работе фильтрация сигнала 

осуществлялась с применением фильтра с конечной импульсной характеристикой 

(КИХ).  Для данной группы фильтров характерна высокая устойчивость, а также 

простота настройки, так как нет необходимости реализовывать обратную связь 

[102]. В работе применяется фильтрация сигнала фильтром скользящего среднего, 

суть работы которого заключается в замене исходных элементов выборки средним 

арифметическим значением нескольких соседних элементов. Количество 

элементов определяется скользящим окном N: 

𝑓௡ ൌ
ଵ

ே
∙ ∑ 𝑥௡ି௞

ேିଵ
௞ୀ଴ . (155) 

Размер скользящего окна N зависит от количества элементов в выборке, 

характера шумов и поведения измеряемой величины во времени. Больший размер 

окна соответствует большему сглаживанию выборки. В то же время чрезмерное 

увеличение размеров окна может влиять на восприятие конечного результата, так 

как может быть потеряна полезная информация. Ввиду высокой частоты измерений 

фильтр скользящего среднего, в данной работе, показывает приемлемое качество 

фильтрации сигнала. 

Оценка точности модели движения электромобиля при торможении на 

поверхности с высоким коэффициентом сцепления проводилась с помощью ряда 

тестов, представляющих собой торможение по ровной сухой горизонтальной 

дороге с заранее заданным процентом нажатия педали тормоза со скорости 95 км/ч. 

Проводилось несколько заездов с различным целевым положением педали: 

- нажатие педали на 20%; 

- нажатие педали на 40%; 

- нажатие педали на 60%. 

Данные тесты проводились на сухом асфальтовом покрытие.  
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В рамках данной главы подстрочное написание «Э» обозначает данные, 

полученные экспериментально, индекс «Ф» - данные, полученные после 

наложения фильтра скользящего среднего, «М» - данные, полученные по 

результатам расчета. 

 

4.1.1 Торможение с нажатием педали тормоза на 20% от полного хода 

Зависимость давления в гидравлической магистрали заднего левого 

колесного тормозного механизма от времени при выполнении данного теста 

показана на рисунке 35. 

 

 Рисунок 35 - Зависимость давления в тормозной магистрали от времени 

 

Изменение скорости продольного движения центра заднего левого колеса по 

времени приведено на рисунке 36. 
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Рисунок 36 - Изменение скорости продольного движения центра заднего левого 

колеса 

 

Зависимость скорости движения электромобиля от времени приведена на 

рисунке 37. 

 

Рисунок 37 - Изменение скорости движения электромобиля 
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Изменение продольного ускорения во время выполнения данного теста 

показано на рисунке 38. 

 

Рисунок 38 - Изменение продольного ускорения электромобиля 

 

Расчёт нормализованной среднеквадратической ошибки модели выполнялся 

согласно выражению (152), а расчет абсолютной погрешности согласно (154). 

Результаты расчетов приведены в таблице 5. 

 

Таблица 5 - Нормализованная среднеквадратическая ошибка и абсолютная 

погрешность модели 

Параметр NRMSE, % 𝛥 

Скорость колеса 1,36 0,960 км/ч 

Скорость автомобиля 1,24 1,702 км/ч 

Ускорение 5,94 0,144 м/с2 
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4.1.1.2 Торможение с нажатием педали тормоза на 40% от полного хода 

Зависимость давления в гидравлической магистрали заднего левого 

колесного тормозного механизма от времени при выполнении данного теста 

показана на рисунке 39. 

 

Рисунок 39 - Зависимость давления в тормозной магистрали от времени 

 

Изменение скорости продольного движения центра заднего левого колеса по 

времени приведено на рисунке 40. 
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Рисунок 40 - Изменение скорости продольного движения центра заднего левого 

колеса 

 

Зависимость скорости движения электромобиля от времени приведена на 

рисунке 41. 

 

Рисунок 41 - Изменение скорости движения электромобиля 
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Изменение продольного ускорения во время выполнения данного теста 

показано на рисунке 42. 

 

Рисунок 42 - Изменение продольного ускорения электромобиля 

 

Расчёт нормализованной среднеквадратической ошибки модели выполнялся 

согласно выражению (152), а расчет абсолютной погрешности согласно (154). 

Результаты расчетов приведены в таблице 6. 

 

Таблица 6 - Нормализованная среднеквадратическая ошибка и абсолютная 

погрешность модели 

Параметр NRMSE, % 𝛥 

Скорость колеса 3.03 1.930 км/ч 

Скорость автомобиля 2.93 2.733 км/ч 

Ускорение 6.36 0,182 м/с2 
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4.1.1.3 Торможение с нажатием педали тормоза на 60% от полного хода 

Зависимость давления в магистрали заднего левого колеса от времени при 

выполнении данного теста показана на рисунке 43. 

 

Рисунок 43 - Зависимость давления в тормозной магистрали от времени 

 

Изменение скорости продольного движения центра заднего левого колеса по 

времени приведено на рисунке 44. 
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Рисунок 44 – Изменение скорости продольного движения центра заднего 

левого колеса. 

 

Зависимость скорости движения электромобиля от времени приведена на 

рисунке 45. 

 

Рисунок 45 – Изменение скорости движения электромобиля 
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Изменение продольного ускорения электромобиля во время выполнения 

данного теста показано на рисунке 46. 

 

Рисунок 46 – Изменение продольного ускорения электромобиля 

 

Расчёт нормализованной среднеквадратической ошибки модели выполнялся 

согласно выражению (152), а расчет абсолютной погрешности согласно (154). 

Результаты расчетов приведены в таблице 7. 

 

Таблица 7 - Нормализованная среднеквадратическая ошибка и абсолютная 

погрешность модели 

Параметр NRMSE, % 𝛥 

Скорость колеса 1,56 0,239 км/ч 

Скорость автомобиля 1,27 1,007 км/ч 

Ускорение 7,26 0,269 м/с2 

 

Исходя из данных в таблицах 5, 6 и 7 можно отметить, что разработанная 

математическая модель обеспечивает погрешность не более 3,03% при 
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сопоставлении данных о скорости колеса, полученных в эксперименте и при 

математическом моделировании. Погрешность при сопоставлении данных о 

скорости автомобиля не превышает 2.93%. При сопоставлении данных об 

ускорении электромобиля, полученных в эксперименте и при математическом 

моделировании, погрешность составляет не более 7,26 %.  

4.2 Оценка точности модели шины при торможении на поверхности с низким 

коэффициентом сцепления 

При исследовании антиблокировочной системы с помощью методов, 

основанных на математическом моделировании, важным является оценка точности 

модели шины. Одним из возможных вариантов оценки является сопоставление 

зависимости продольной силы от коэффициента проскальзывания, полученной 

экспериментальным и расчётным путем.  

В настоящей работе используются данные [98], [99], [100], полученные при 

исследовании шины на поверхности с низким коэффициентом сцепления с 

использованием испытательной установки террамеханики. Внешний вид 

установки представлен на рисунке 47 [103]. 

 

Рисунок 47 - Испытательная установка террамеханики  
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Рассмотрим зависимость продольной силы от коэффициента 

проскальзывания колеса, движущегося в тормозном режиме при давлении в шине 

2,5 бар и вертикальной нагрузке 5000 Н, что соответствует проведению испытаний 

экспериментального электромобиля. 

На рисунке 48 представлены данные, полученные при проведении 

эксперимента. 

 

Рисунок 48 - Зависимость продольной силы от коэффициента проскальзывания, 

полученная экспериментальным путем [98] 

 На рисунке 49 показана зависимость продольной силы от коэффициента 

проскальзывания, полученная после применения фильтра срединной точки [104]. 
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 Рисунок 49 – Зависимости продольной силы от коэффициента проскальзывания 

после применения фильтра срединной точки 

  

На рисунке 50 добавлена зависимость продольной силы от коэффициента 

проскальзывания, полученная путем математического моделирования. 

 

Рисунок 50 – Зависимости продольной силы от коэффициента проскальзывания, 

полученные путем эксперимента и математического моделирования. 



122 

 

 

Расчет нормализованной среднеквадратической ошибки модели выполнялся 

согласно выражению (152), а абсолютной погрешности - (154). Результаты 

расчетов приведены в таблице 8. 

 

Таблица 8 - Нормализованная среднеквадратическая ошибка и абсолютная 

погрешность модели 

Параметр NRMSE, % 𝛥 

Продольная сила 

(коэф. проскальзывания 0% – 25%) 
22,8 338 Н 

Продольная сила 

(коэф. проскальзывания 4%– 25%) 
10,8 63,5 Н 

 

Исходя из данных в таблице 8 можно отметить, что разработанная модель 

шины обеспечивает погрешность не более 10,8% при коэффициенте 

проскальзывания, находящимся в диапазоне от 4% до 25 %. Однако при диапазоне 

изменения коэффициента проскальзывания от 0% до 25% можно наблюдать рост 

погрешности на 12%. Стоит отметить, что при разработке АБС наибольший 

интерес представляет диапазон от 4% до 25%, так как в этих пределах лежат 

значения целевого коэффициента проскальзывания. 

4.3. Оценка точности передаточной функции, описывающей гидравлическую 

часть антиблокировочной системы 

В исследуемом электромобиле для регулирования давления в колесных 

тормозных механизмах применяется электрогидравлический блок Slip Control 

Boost (SCB) второго поколения, разработанный фирмой TRW. В рамках 

исследования, проводимого в данной работе, является важным получение 
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корректной математической модели динамики изменения давления в 

гидравлических магистралях данного гидравлического модулятора, связанных с 

КТЦ.  

Для изучения характеристик изменения давления в контурах рабочей 

тормозной системы, вызванных работой электрогидравлического блока SCB, была 

использована часть установки для аппаратных испытаний интегрированных систем 

управления транспортными средствами, расположенная в Техническом 

университете Ильменау (TU Ilmenau) [105]. Внешний вид используемого стенда 

показан на рисунке 51. 

 

Рисунок 51 - Стенд для проведения аппаратных испытаний тормозной системы 

транспортного средства 

Данный стенд для проведения аппаратных испытаний представляет собой 

тормозную систему электромобиля в сборе, установленную на пространственную 

раму [106]. Стенд снабжен датчиками давления (Parker Filtration ASIC Performer) в 

каждом гидравлическом контуре, а также непосредственно в колесных тормозных 
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цилиндрах. Для воспроизведения мускульного усилия ноги водителя или процента 

хода педали тормоза применяется серво-гидравлический привод (Рисунок 52). 

 

Рисунок 52 – Серво-гидравлический привод [107] 

Для обеспечения связи между аппаратной и программной частью стенда 

используется оборудование dSpace. Основная плата dSpace ds1006 позволяет 

проводить испытания в режиме реального времени. Основные характеристики 

стенда приведены в таблице 9. 

Таблица 9 - Основные характеристики стенда для проведения аппаратных 

испытаний тормозной системы транспортного средства 

Датчики давления 

Пределы измерения давления, бар 0…250 

Линейность, % 0,3 (макс. 0,6) 

Гистерезис, % 0,1% (макс. 0,25%) 

Повторяемость, % 0,2 (макс. 0,4) 

Время отклика, мс <1 

Параметры SCB системы 

Задержка по требуемому давлению, мс 25 

Аккумулируемое давление, бар 140 

Время отклика переднего тормозного контура, мс 20 

Время отклика заднего тормозного контура, мс 17 
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4.3.1 Hard-in-the-Loop испытания электрогидравлического блока SCB 

Для моделирования динамических характеристик изменения давления в 

контурах рабочей тормозной системы, вызванных работой гидравлического 

модулятора, использовался подход под названием Step response [108]. Суть подхода 

заключается в изучении ответа системы на шаговое изменение входной 

переменной. Входной переменной в данном случае является целевое 

гидравлическое давление в контурах тормозной системы, связанных с КТЦ. Закон 

изменения входной переменной приведен на рисунке 53. 

 

 

Рисунок 53 - Изменение целевого давления по времени 

 

На рисунке 54 показан ответ системы на входное воздействие после 

наложения фильтра скользящего среднего. 
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Рисунок 54 - Ответ системы на входное воздействие 

 

Ответ системы, как указывалось в Главе 2, аппроксимирован передаточной 

функцией второго порядка (115). Результат аппроксимации показан на рисунке 55. 

 

 

Рисунок 55 – Результат аппроксимации давления 
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Расчёт нормализованной среднеквадратической ошибки модели выполнялся 

согласно выражению (152), а расчет абсолютной погрешности согласно (154). 

Результаты расчетов приведены таблице 10. 

 

Таблица 10 - Нормализованная среднеквадратическая ошибка и абсолютная 

погрешность модели 

Параметр NRMSE, % 𝛥, бар 

Давление 6.61 0.1451  

 

Исходя из данных, приведенных в таблице, можно отметить, что 

разработанная математическая модель электрогидравлического блока SCB при 

сопоставлении с данными, полученными при эксперименте, обеспечивает 

погрешность не более 6,6 %. 

4.4 Оценка точности определения целевого коэффициента проскальзывания 

колес электромобиля 

При управлении исполнительными устройствами АБС, реализованном на 

основе принципа Ползунова-Уатта, важным является точность определения 

целевой величины – коэффициента проскальзывания, соответствующего области 

вблизи максимального коэффициента сцепления. Некорректное определение 

целевой величины не позволит реализовать максимально возможную, в данных 

условиях движения электромобиля, тормозную силу, что приведет к росту 

тормозного пути, а также уменьшению замедления и, следовательно, к 

уменьшению эффективности работы антиблокировочной системы. 

Для определения целевого коэффициента проскальзывания необходимо 

определить зависимость продольной силы, возникающей в центре пятна контакта 

шины с дорогой, от коэффициента проскальзывания колеса и максимального 
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коэффициента сцепления. Для передней оси, при торможении на горизонтальной 

твердой опорной поверхности, данную зависимость можно отобразить при помощи 

поверхности, имеющей вид (Рисунок 56): 

 

Рисунок 56 – Зависимость продольной силы от коэффициента проскальзывания и 

максимального коэффициента сцепления. 

Зная вертикальную силу 𝐹௖௭ для обоих колес передней оси, можно найти 

средний реализуемый коэффициент сцепления для колес передней оси (Рисунок 

57): 
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Рисунок 57 – Зависимость реализуемого коэффициента сцепления от 

коэффициента проскальзывания и максимального коэффициента сцепления. 

Зная данную зависимость, можно выделить локальные максимумы 

реализуемого коэффициента сцепления для каждого значения максимального 

коэффициента сцепления (Таблица 11), а затем определить оптимальный 

коэффициенты проскальзывания, соответствующие данным точкам. 

Таблица 11 – Соответствие максимального коэффициента сцепления и 

оптимального коэффициента проскальзывания 

Коэффициент 

сцепления 

Оптимальный коэффициент 

проскальзывания 

1 0,12 

0,9 0,1 

0,8 0,09 

0,7 0,08 

0,6 0,077 

0,5 0,07 
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Продолжение таблицы 11 

0,4 0,063 

0,3 0,06 

0,2 0,054 

0,1 0,05 

 

 Рассмотрим процесс определения целевого коэффициента проскальзывания 

по предложенному в рамках данной работы алгоритму при торможении с 

использованием АБС с управлением исполнительными устройствами по первому 

варианту. На рисунке 58 показан фрагмент расчёта ключевых параметров - 

коэффициента 𝑐ଵ (142),  оптимального коэффициента проскальзывания 𝑠௢௣௧ и 

целевого коэффициента проскальзывания sd (146) –  в процессе торможения со 

скорости 120 км/ч на дороге с коэффициентом сцепления 0,8 для переднего правого 

колеса.  
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Рисунок 58 – Фрагмент изменения ключевых параметров при определении 

целевого коэффциента проскальзывания. 

 

 Абсолютная погрешность целевого коэффициента проскальзывания 

относительно значений коэффициента проскальзывания, указанных в таблице 11, 

находится следующим образом:  

𝛥 ൌ 𝑠ௗ െ 𝑠ௗ෦ , (156) 

где 𝑠ௗ – табличное значение оптимального коэффициента проскальзывания;  𝑠ௗ෦- 

значение целевого коэффициента проскальзывания, рассчитанное при помощи 

алгоритма. 

Результат расчета абсолютной погрешности целевого коэффициента 

проскальзывания приведен в таблице 12. 
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Таблица 12 – Абсолютная погрешность расчета целевого коэффициента 

проскальзывания 

Коэффициент 

сцепления 
 

Оптимальный 

коэффициент 

проскальзывания 

Целевой 

коэффициент 

проскальзывания 

(расчетный, 

средний) 

 

Абсолютная 

погрешность 𝛥 

1 0,12 0,1233 -0,0033 

0,9 0,11 0,1167 -0,0067 

0,8 0,10 0,1027 -0.0027 

0,7 0,09 0,0881 0,0019 

0,6 0,077 0,0780 -0,0010 

0,5 0,07 0,0708 -0,0008 

0,4 0,063 0,0653 -0,0023 

0,3 0,06 0,0602 -0,0002 

0,2 0,054 0,0544 -0,0004 

0,1 0,05 0,0502 -0,0002 

 

Можно отметить, что предложенный алгоритм определения целевого 

коэффициента проскальзывания рассчитывает данное значение с высокой 

точностью, достаточной для корректной работы системы управления 

исполнительными устройствами АБС, реализованной на основе принципа 

Ползунова-Уатта. 

4.3. Выводы 

 Разработанный комплекс математических моделей движения электромобиля 

и тормозной системы обеспечивает достаточную точность, необходимую для 
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оценки эффективности разрабатываемой антиблокировочной системы. Главной 

целью создания комплексной математической модели является подтверждение 

работоспособности создаваемого, в рамках данной работы, алгоритма управления 

исполнительными устройствами антиблокировочной системы с возможностью 

совместного торможения фрикционными тормозными механизмами и 

электромашинами в приводе ведущих колес при осуществлении экстренного 

торможения автомобиля при различных режимах движения. 
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ГЛАВА 5. АНАЛИЗ ЭФФЕКТИВНОСТИ РАБОТЫ АБС И 

ТОРМОЗНОЙ ДИНАМИКИ ЭЛЕКТРОМОБИЛЯ ПРИ 

СОВМЕСТНОЙ РАБОТЕ ФРИКЦИОННЫХ ТОРМОЗНЫХ 

МЕХАНИЗМОВ И ЭЛЕКТРОМАШИН В ПРИВОДЕ ВЕДУЩИХ 

КОЛЕС В СОСТАВЕ АБС 

Проведение анализа эффективности экстренного торможения при 

совместной работе фрикционных тормозных механизмов и электромашин в 

приводе ведущих колес в составе антиблокировочной системы является ключевой 

частью выполненной работы. Данный анализ позволяет показать возможность 

повышения тормозных характеристик электромобиля при помощи объединения 

работы фрикционных тормозных механизмов и электромашин в процессе 

торможения по предложенным в рамках данного исследования алгоритмам. 

В рамках данного анализа необходимо произвести оценку выполнения 

минимальных требований к эффективности антиблокировочных систем 

автомобилей, изложенных в [109]. В данном стандарте предлагается оценивать 

эффективность АБС при помощи анализа «использования силы сцепления». Кроме 

того, к функциональности антиблокировочной системы выдвигаются «особые 

предписания», касающиеся недопустимости блокировки колес транспортного 

средства при переходе от поверхности с высоким коэффициентом сцепления к 

поверхности с низким коэффициентом, а также в случае большого различия в 

коэффициентах сцепления левого и правого борта автомобиля. 

 В работе [14] коллектив авторов предлагает использовать для оценки 

эффективности АБС дополнительные показатели, разделённые на три глобальные 

направления: 1) оценка эффективности торможения; 2) оценка эффективности 

алгоритмов управления исполнительными устройствами; 3) оценка комфорта 

водителя во время экстренного торможения. 
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 В рамках данной главы рассмотрены оба подхода в определении 

эффективности работы АБС для четырех вариантов системы управления 

исполнительными устройствами: оценка минимальных требований к 

эффективности АБС согласно [109] и оценка эффективности АБС по 

дополнительным параметрам, изложенным в работе [14].  

5.1. Оценка выполнения минимальных требований к эффективности 

автоблокировочной системы 

 Согласно стандарту [109] антиблокировочная система является 

эффективной, если реализуемое сцепление 𝜀 (отношение максимального 

коэффициента торможения zal к коэффициенту сцепления km) больше 0,75: 

𝜀 ൌ ௭ೌ೗
௞೘

൐ 0,75. (157) 

 Максимальный коэффициент торможения zal находится исходя из 

следующего отношения: 

𝑧௔௟ ൌ
଴,଼ସଽ

௧೘
 , (158) 

где 𝑡௠ – время торможения со скорости 45 км/в до 15 км/ч (с использованием АБС) 

при начальной скорости торможения 55 км/ч.  

 Коэффициент сцепления km находится следующим образом: 

𝑘௠ ൌ
௞೑∙ி೑೥೏೤೙ା௞ೝ∙ிೝ೥೏೤೙

ீ
  , (159) 

где G – вес автомобиля; 𝐹௙௭ௗ௬௡ и 𝐹௥௭ௗ௬௡ - нормальные реакции в статических 

условиях на передней и задней осях соответственно; 𝑘௙ и 𝑘௥ – коэффициенты 

сцепления, вычисленные при торможении без АБС, для передней и задней осей. 

 Нормальная реакция в статических условиях для передней и задние осей 

𝐹௙௭ௗ௬௡ и 𝐹௥௭ௗ௬௡: 

𝐹௙௭ௗ௬௡ ൌ 𝐹௭௙ ൅
ℎ
𝐿
∙ 𝑧௔௟ ∙ 𝐺 

(160) 



136 

 

𝐹௥௭ௗ௬௡ ൌ 𝐹௭௥ െ
௛

௅
∙ 𝑧௔௟ ∙ 𝐺 , (161) 

где 𝐹௭௙ и 𝐹௭௥ – нормальная реакция на переднюю и заднюю ось в статических 

условиях; h – высота центра масс; L – база автомобиля; 

Коэффициенты сцепления 𝑘௙ и 𝑘௥ при торможении без АБС для передней и 

задней осей определяются следующим образом: 

𝑘௙ ൌ
𝑧௠ ∙ 𝐺 െ 0.015 ∙ 𝐹௭௥

𝐹௭௙ ൅
ℎ
𝐿 ∙ 𝑧௠ ∙ 𝐺

 
(162) 

𝑘௥ ൌ
𝑧௠ ∙ 𝐺 െ 0.015 ∙ 𝐹௭௙

𝐹௭௥ െ
ℎ
𝐿 ∙ 𝑧௠ ∙ 𝐺

, 
(163) 

где 𝑧௠ – максимальный коэффициент торможения без использования АБС равный: 

𝑧௠ ൌ ଴,ହ଺଺

௧೘೔೙
, (164) 

где 𝑡௠௜௡ – время торможения со скорости 40 км/в до 20 км/ч (без использования 

АБС) при начальной скорости торможения 50 км/ч.  

 Необходимо отметить, что торможение осуществляется одной осью, затем 

заезд повторяется и торможение осуществляется другой осью.  

Реализуемое сцепление 𝜀 в данной работе вычисляется с использованием 

математической модели движения электромобиля при движении по опорной 

поверхности, имеющей коэффициент сцепления 0,8 и 0,2 для четырех вариантов 

систем управления. Результаты вычислений представлены в таблице 13. 

 

Таблица 13 - Результаты вычислений реализуемого сцепления 

𝐹௭௙ 10546 Н 

𝐹௭௥ 12080 Н 

𝐺 22626 Н 

 φ=0.8 φ=0.2 

𝑡௠௜௡ (передняя ось) 1,136 4,649 

𝑧௠ (передняя ось) 0.498 0,122 
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Продолжение таблицы 13 

𝑡௠௜௡ (задняя ось)  1,466 4,578 

𝑧௠ (задняя ось)  0.386 0,1236 

𝑘௙ 0.835 0.229 

𝑘௥ 0.861 0,231 

  Вар.1 Вар.2 Вар.3 Вар.4 Вар.1 Вар.2 Вар.3 Вар.4 

𝐹௙௭ௗ௬௡  15167 15163 15167 15165 11670 11671 11671 11668 

𝐹௥௭ௗ௬௡  7457 7463 7457 7461 10955 10955 10955 10958 

𝑘௠  0.844 0.844 0,844 0.843 0.230 0.230 0.230 0.230 

𝑡௠ 1,012 1,012 1,014 1,014 4.163 4.165 4,164 4.174 

𝑧௔௟ 0,839 0,839 0,839 0,837 0,204 0,204 0,204 0,203 

𝜀 0,994 0,994 0,992 0,992 0,885 0,884 0,885 0,883 

 

Таким образом, эффективность разрабатываемой системы удовлетворяет 

базовому требованию стандарта - 𝜀 ൐ 0,75. 

Оценим требование к отсутствию блокировки колес во время работы АБС 

при скорости выше 15 км/ч. Рассмотрим четыре случая:  

- торможение со скорости 120 км/ч при постоянном коэффициенте сцепления 

шин с дорогой равном φ=0,8 и φ=0,2; 

- торможение со скорости 120 км/ч и резкой смене коэффициента сцепления 

шин с дорогой с φ=0,8 до φ=0,4 при достижении скорости 50 км/ч; 

- торможение со скорости 120 км/ч и резкой смене коэффициента сцепления 

шин с дорогой с φ=0,4 до φ=0,8 при достижении скорости 50 км/ч;  

- торможение со скорости 50 км/ч при коэффициенте сцепления шин с 

дорогой колес левого борта φ=0,8, а правого - φ=0,4. 

 Изменение коэффициента проскальзывания колес электромобиля и скорости 

при торможении с использованием АБС со скорости 120 км/ч при полностью 
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нажатой педали тормоза и коэффициенте сцепления шин с дорогой φ=0,8 для всех 

вариантов управления представлено на рисунках 59 - 62. 

 

Рисунок 59 - Изменение скорости и коэффициента проскальзывания колес 

при торможении со скорости 120 км/ч и φ=0,8 (Вариант 1) 

 

Рисунок 60 - Изменение скорости и коэффициента проскальзывания колес 

при торможении со скорости 120 км/ч и φ=0,8 (Вариант 2) 
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Рисунок 61 - Изменение скорости и коэффициента проскальзывания колес 

при торможении со скорости 120 км/ч и φ=0,8 (Вариант 3) 

 

 

Рисунок 62 - Изменение скорости и коэффициента проскальзывания колес 

при торможении со скорости 120 км/ч и φ=0,8 (Вариант 4) 
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Изменение коэффициента проскальзывания колес электромобиля и скорости 

при торможении с использованием АБС со скорости 120 км/ч и коэффициенте 

сцепления шин с дорогой φ=0,2 представлено на рисунках 63 - 66. 

 

 

Рисунок 63 - Изменение скорости и коэффициента проскальзывания колес 

при торможении со скорости 120 км/ч и φ=0,2 (Вариант 1) 
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Рисунок 64 - Изменение скорости и коэффициента проскальзывания колес 

при торможении со скорости 120 км/ч и φ=0,2 (Вариант 2) 

 

 

Рисунок 65 - Изменение скорости и коэффициента проскальзывания колес 

при торможении со скорости 120 км/ч и φ=0,2 (Вариант 3) 
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Рисунок 66 - Изменение скорости и коэффициента проскальзывания колес 

при торможении со скорости 120 км/ч и φ=0,2 (Вариант 4) 

 

Изменение коэффициента проскальзывания колес электромобиля и скорости 

при торможении со скорости 120 км/ч при полностью нажатой педали тормоза и 

резкой смене коэффициента сцепления шин с дорогой с φ=0,8 до φ=0,4 при 

достижении скорости 50 км/ч представлено на рисунках 67 - 70. 
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Рисунок 67 - Изменение скорости и коэффициента проскальзывания колес 

при торможении со скорости 120 км/ч и изменении коэффициента сцепления φ с 

0,8 до 0,4 (Вариант 1) 

 

Рисунок 68 - Изменение скорости и коэффициента проскальзывания колес 

при торможении со скорости 120 км/ч и изменении коэффициента сцепления φ с 

0,8 до 0,4 (Вариант 2) 
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Рисунок 69 - Изменение скорости и коэффициента проскальзывания колес 

при торможении со скорости 120 км/ч и изменении коэффициента сцепления φ с 

0,8 до 0,4 (Вариант 3) 

 

Рисунок 70 - Изменение скорости и коэффициента проскальзывания колес 

при торможении со скорости 120 км/ч и изменении коэффициента сцепления φ с 

0,8 до 0,4 (Вариант 4) 
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Изменение коэффициента проскальзывания колес электромобиля и скорости 
при торможении со скорости 120 км/ч при полностью нажатой педали тормоза и 
резкой смене коэффициента сцепления шин с дорогой с φ=0,4 до φ=0,8 при 
достижение скорости 50 км/ч представлено на рисунках 71 - 74. 

 

 

Рисунок 71 - Изменение скорости и коэффициента проскальзывания колес 

при торможении со скорости 120 км/ч и изменении коэффициента сцепления φ с 

0,4 до 0,8 (Вариант 1) 
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Рисунок 72 - Изменение скорости и коэффициента проскальзывания колес 

при торможении со скорости 120 км/ч и изменении коэффициента сцепления φ с 

0,4 до 0,8 (Вариант 2) 

 

 Рисунок 73 - Изменение скорости и коэффициента проскальзывания колес при 

торможении со скорости 120 км/ч и изменении коэффициента сцепления φ с 0,4 

до 0,8 (Вариант 3) 
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Рисунок 74 - Изменение скорости и коэффициента проскальзывания колес 

при торможении со скорости 120 км/ч и изменении коэффициента сцепления φ с 

0,4 до 0,8 (Вариант 4) 

 

Изменение коэффициента проскальзывания колес электромобиля и скорости 

при торможении со скорости 50 км/ч при полностью нажатой педали тормоза и 

коэффициенте сцепления шин с дорогой колес левого борта φ=0,8, а правого φ=0,4 

представлено на рисунках 75 – 78. 
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Рисунок 75 - Изменение скорости и коэффициента проскальзывания колес 

при торможении со скорости 50 км/ч и коэффициенте сцепления шин с дорогой 

колес левого борта φ=0,8, а правого - φ=0,4 (Вариант 1) 

 

Рисунок 76 - Изменение скорости и коэффициента проскальзывания колес 

при торможении со скорости 50 км/ч и коэффициенте сцепления шин с дорогой 

колес левого борта φ=0,8, а правого - φ=0,4 (Вариант 2) 
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Рисунок 77 - Изменение скорости и коэффициента проскальзывания колес 

при торможении со скорости 50 км/ч и коэффициенте сцепления шин с дорогой 

колес левого борта φ=0,8, а правого - φ=0,4 (Вариант 3) 

 

Рисунок 78 - Изменение скорости и коэффициента проскальзывания колес 

при торможении со скорости 50 км/ч и коэффициенте сцепления шин с дорогой 

колес левого борта φ=0,8, а правого - φ=0,4 (Вариант 4) 
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В последнем случае, кроме требований по отсутствию блокировки колес во 

время торможения, необходимо учитывать изменение угла поворота рулевого 

колеса и угла рыскания. Изменение угла поворота рулевого колеса не должно 

превышать 240º в течение всего торможения и 120º первых 2 с, а угол рыскания не 

должен быть больше 15º. Изменение положения рулевого колеса и угла рыскания 

представлено на рисунках 79 - 82.  

 

 

Рисунок 79 - Изменение угла поворота рулевого колеса и угла рыскания при 

торможении на различающемся по бортам автомобиля коэффициенте сцепления 

шин с дорогой (Вариант 1) 
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Рисунок 80 - Изменение угла поворота рулевого колеса и угла рыскания при 

торможении на различающемся по бортам автомобиля коэффициенте сцепления 

шин с дорогой (Вариант 2) 

 

 

Рисунок 81 - Изменение угла поворота рулевого колеса и угла рыскания при 

торможении на различающемся по бортам автомобиля коэффициенте сцепления 

шин с дорогой (Вариант 3) 
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Рисунок 82 - Изменение угла поворота рулевого колеса и угла рыскания при 

торможении на различающемся по бортам автомобиля коэффициенте сцепления 

шин с дорогой (Вариант 4) 

 

Таким образом, можно отметить, что все разработанные варианты 

управления исполнительными устройствами антиблокировочной системы с 

возможностью объединения фрикционных тормозных механизмов и 

электромашин в приводе ведущих колес превосходят минимальные требования, 

предъявляемые к эффективности систем регламентирующим стандартом [109]. 

5.2. Оценка дополнительных показателей эффективности 

антиблокировочной системы 

Проведем оценку эффективности торможения электромобиля с 

разработанными алгоритмами антиблокировочной системы с возможностью 

одновременного торможения фрикционными тормозными механизмами и 

электромашинами в приводе ведущих колес с показателями, предложенными в 



153 

 

работе [14]. Необходимо отметить, что в выполненной работе и в исследовании [14] 

изучаются одинаковые объекты, что позволяет провести сравнительную оценку 

эффективности торможения автомобиля при использовании разных подходов к 

управлению исполнительными устройствами антиблокировочной системы. Оценка 

будет проводиться со следующими исходными условиями:  

- скорость начала торможения – 60 км/ч;  

- движение по мокрому базальтовому покрытию; 

- педаль тормоза нажата полностью.  

В качестве показателей, определяющих эффективность торможения, авторы 

предлагают использовать следующие:  

- пройдённую, с момента начала торможения, дистанцию;  

- среднее замедление электромобиля за все время торможения;  

- индекс эффективности АБС (ABS index of performance -ABSIP). Индекс 

эффективности АБС ABSIP определяет эффективность антиблокировочной 

системы. Находится из отношения замедления при торможении с работающей АБС 

𝑎𝐴𝐵𝑆 и без АБС 𝑎𝑤/𝑜𝐴𝐵𝑆: 

𝐴𝐵𝑆𝐼𝑃 ൌ
௔ಲಳೄ

௔ೢ/೚ಲಳೄ
. (165) 

 Параметрами, определяющими эффективность алгоритмов управления 

исполнительными устройствами АБС, являются значения среднего коэффициента 

проскальзывания каждого колеса, полученные во время торможения, а также 

величина пикового значения регулирования коэффициента проскальзывания колес, 

которая оценивает адаптивность системы.  

 Величина пикового значения регулирования коэффициента проскальзывания 

колес 𝜔௣௘௔௞ (Peak-to-peak value) оценивает адаптивность системы. Она 

характеризуется разностью максимальной 𝜔௠௔௫ и минимальной 𝜔௠௜௡ угловой 

скорости колеса, разделенной на максимальную угловую скорость колеса во время 

начального цикла работы АБС: 

𝜔௣௘௔௞ ൌ
ఠ೘ೌೣିఠ೘೔೙

ఠ೘ೌೣ
∙ 100%. (166) 
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 Комфорт водителя во время выполнения экстренного торможения 

предлагается оценивать по параметру Jerk ITAE – абсолютному значению 

производной замедления, интегрированной и умноженной на время торможения: 

𝐼ఒ ൌ ׬ |𝑎ᇱ|
௧торм
଴ 𝑡торм 𝑑𝑡. (167) 

 В таблице 14 представлена оценка эффективности антиблокировочной 

системы с возможностью одновременного торможения фрикционными 

тормозными механизмами и электромашинами в приводе ведущих колес с 

дополнительными параметрами при торможении со скорости 60 км/ч на мокром 

базальтовом покрытии. В данной таблице применено следующее обозначение 

вариантов управления:  

- вариант ФР – торможение с использованием только фрикционных тормозных 

механизмов [14]; 

- вариант TUIL – торможение с использованием фрикционных тормозных 

механизмов и электромашин по разработанному в рамках работы  [14] алгоритму;  

- вариант 1, вариант 2, вариант 3, вариант 4 - торможение с использованием 

фрикционных тормозных механизмов и электромашин по разработанным в данной 

работе алгоритмам. 

 

Таблица 14 - Оценка эффективности работы АБС при торможении с 60 км/ч 

Вариант 

управления 
 

Тормозные показатели Показатели работы ABS 

Jerk 

ITAE 
Тормозной 

путь, м 

Среднее 

замедление, 

м/с2 

ABSIP 

Средний 

коэффициент 

проскальзывания, 

% 

Пиковое 

значение 

перед. ось, 

% 

Пиковое 

значение 

зад. ось, % 

Вариант 

ФР 
100,2 -1,43 1,40 

ПЛ 24 

36 36 5,36 
ПП 23 

ЗЛ 8 

ЗП 20 
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Продолжение таблицы 14 

Вариант 
TUIL 

80,7 -1,87 
1.74 

 

ПЛ 14 

6 8 2,92 
ПП 14 

ЗЛ 10 

ЗП 10 

Вариант 1 78.66 -1.88 1.76 

ПЛ 29 

3.30 4.53 1.53 
ПП 29 

ЗЛ 30 

ЗП 30 

Вариант 2 78.89 -1.88 1.76 

ПЛ 29 

0,43 0,40 1.19 
ПП 29 

ЗЛ 29 

ЗП 29 

Вариант 3 78,43 -1,89 1.77 

ПЛ 29 

0,21 0,25 1,49 
ПП 29 

ЗЛ 29 

ЗП 29 

Вариант 4 79,04 -1,87 1.75 

ПЛ 30 

0,21 0,48 1,71 
ПП 29 

ЗЛ 29 

ЗП 29 

 

На рисунке 83 представлена сводная лепестковая диаграмма оценки 

эффективности работы антиблокировочной системы. На рисунке 84 представлена 

сводная лепестковая диаграмма оценки эффективности только для предложенных 

вариантов управления исполнительными устройствами АБС. 
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Рисунок 83 - Лепестковая диаграмма критериев оценки эффективности 

работы АБС 

 

 

Рисунок 84 - Лепестковая диаграмма сравнения критериев оценки 

эффективности работы АБС с предложенными вариантами управления 
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Можно отметить, что система, реализованная по третьему варианту, является 

наиболее эффективной с позиций как тормозной динамики, так и показателей 

управления работой исполнительными устройствами АБС. При использовании 

данного варианта управления, в сравнении с вариантами 1, 2, 4, тормозной путь при 

торможении на мокрой базальтовой поверхности со скорости 60 км/ч снижается на 

0,23-0,61 м, что составляет 0,29-0,78%, замедления вырастает на 0,01-0,02 м/с2 или 

0,53-1,06%, а индекс эффективности АБС увеличивается на 0,01-0,02 или 0,53-

1,06%. Средний коэффициент проскальзывания при использовании третьего 

варианта на 0,19-0,25 (0,53-1,06%) выше, чем при использовании других вариантов 

управления исполнительными устройствами антиблокировочной системы. 

Пиковые значения регулирования коэффициента проскальзывания колес передней 

оси на 0,68-0,7 (5%) меньше, чем при использовании других вариантов, а пиковые 

значения регулирования коэффициента проскальзывания колес задней оси меньше 

на 0,13-1,56 (5-20%). Показатель Jerk ITAE для варианта 2 и 3 одинаков и меньше 

на 0,01 (12,5%), чем при использовании других вариантов алгоритмов управления. 

При использовании АБС, выполненной по третьему варианту, в сравнении с 

торможением только фрикционными тормозными механизмами, тормозной путь 

снижается на 21,73 м, что составляет 21.77 %, а замедления вырастает на 0,46 м/с2 

или 24,34 %. Также можно отметить увеличение индекса эффективности на 0,37 

(20,74 %), уменьшение величины пикового значения регулирования коэффициента 

проскальзывания колес передней оси на 34.64, что составляет 96,2 %, а задней оси 

- 35,66 или 99,1 % и параметра Jerk ITAE на 5,29, что соответствует 98,69 %. Рост 

показателей среднего коэффициента проскальзывания на 10,49 (35.88%) вызван 

блокировкой колес электромобиля при скорости ниже 13 км/ч.  

Если сравнить разработанный алгоритм управления исполнительными 

устройствами антиблокировочной системы с возможностью совместного 

торможения фрикционными тормозными механизмами и электромашинами в 

приводе ведущих колес, реализованный по варианту 3,  с предложенным в работе 

[14], можно отметить уменьшение тормозного пути на 2,27 м (2,81 %), при этом 
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замедления увеличивается на 0,02 м/с2 (6 %). Индекс эффективности 

разработанного алгоритма больше на 0,03, что составляет 1,51 %, а уменьшение 

величины пикового значения регулирования коэффициента проскальзывания колес 

передней оси составляет 4,64 (77 %), а задней оси – 7,66 (96 %). Параметр Jerk ITAE 

при применении разработанного алгоритма ниже на 2,85 или 97,6 % в сравнении с 

алгоритмом из [14]. Средний коэффициент проскальзывания при использовании 

третьего варианта увеличивается на 18,24 (65,82 %), что связано с блокировкой 

колес при управлении по третьему варианту при скорости ниже 13 км/ч. 

5.3. Выводы 

Проведенный анализа эффективности экстренного торможения при 

совместной работе фрикционных тормозных механизмов и электромашин в 

приводе ведущих колес в составе антиблокировочной системы является 

подтверждением повышения тормозных характеристик электромобиля при 

помощи предложенных вариантов алгоритма объединения работы фрикционных 

тормозных механизмов и электромашин в процессе торможения. Повышение 

тормозных характеристик достигается за счет высокого быстродействия 

электромашин и высокой точности задания тормозного момента на колесах 

автомобиля в сравнении с электрогидравлическим блоком. 

Минимальные требования к эффективности антиблокировочной системы, 

изложенные в стандарте [109], выполняются в случае применения любого из 

разработанных вариантов алгоритма управления исполнительными устройствами 

– фрикционными тормозными механизмами и электромашинами в приводе 

ведущих колес.  

Кроме изложенных в стандарте требований, также была оценена 

эффективность АБС по критериям, представленным в работе [14]. Можно 

констатировать улучшение эффективности торможения, уменьшение амплитуды 
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колебания коэффициента проскальзывания относительно целевого значения, 

обеспечивающего лучшую тормозную динамику, а также повышения комфорта 

водителя при использовании третьего варианта реализации алгоритма управления 

АБС. 

Таким образом, применение разработанного алгоритма управления 

исполнительными устройствами антиблокировочной системы с возможностью 

совместного торможения фрикционными тормозными механизмами и 

электромашинами в приводе ведущих колес, реализованного по третьему варианту, 

в случае экстренного торможения повышает показатели тормозной динамики 

автомобиля и комфорта водителя при экстренном торможении.  
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ОСНОВНЫЕ РЕЗУЛЬТАТЫ И ВЫВОДЫ ПО РАБОТЕ 

В рамках данной работы: 

1. Проведен анализ исследований в области способов и методов объединения, 

в качестве исполнительных устройств антиблокировочной системы, фрикционных 

тормозных механизмов и электромашин, а также способов определения целевого 

коэффициента проскальзывания соответствующего максимуму коэффициента 

сцепления шин с дорогой. По результатам анализа для электромобилей, 

последовательных гибридов, с уровнем гибридизации не менее полного, 

целесообразно использовать систему управления АБС на основе адаптивной 

экстремальной системы с применением нечеткой логики для определения целевых 

тормозных давлений в колесных тормозных цилиндрах. Для определения целевого 

коэффициента проскальзывания целесообразно использовать метод на основе 

определения наклона прямой линии или slip-slope метод. Данный подход 

характеризуется простотой настройки и позволяет обеспечить достаточную 

точность расчета коэффициента проскальзывания. 

2. Разработан комплекс математических моделей для проведения 

итеративного вычисления, позволяющий исследовать движение электромобиля 

при совместной работе фрикционных тормозных механизмов и электромашин в 

приводе ведущих колес в составе антиблокировочной системы. Разработанный 

комплекс позволяет: исследовать процесс торможения при движении по дороге с 

постоянным и ступенчато изменяемым коэффициентом сцепления шин с дорогой, 

а также различным коэффициентом сцепления шин с дорогой по бортам 

электромобиля; с достаточной точностью определять коэффициент сцепления шин 

с дорогой в процессе торможения. Разработанные математические модели 

движения электромобиля и тормозной системы обеспечивают достаточную 

точность, необходимую для оценки эффективности разрабатываемой 

антиблокировочной системы. 



161 

 

3. Разработаны и исследованы четыре варианта алгоритма управления 

исполнительными устройствами антиблокировочной системы с возможностью 

совместного торможения фрикционными тормозными механизмами и 

электромашинами в приводе ведущих колес. Главной вариабельной частью 

предложенных вариантов алгоритма управления исполнительными устройствами 

АБС является система управления на основе нечеткой логики, определяющая 

целевое давление в тормозных контурах на основе доли нагрузки электромашин. 

Описан алгоритм определения целевого коэффициента проскальзывания колес 

автомобиля, позволяющий с достаточной для реализации антиблокировочной 

системы точностью определить целевой коэффициент продольного 

проскальзывания колес автомобиля. Максимальная абсолютная погрешность в 

определении целевого коэффициента проскальзывания составила 0,0067. 

4. Результаты сравнения экспериментальных данных, полученных при 

выполнении виртуально-физического и физического экспериментов, с данными, 

полученными в ходе математического моделирования с использованием 

разработанного комплекса математических моделей движения электромобиля, 

показывают достаточную точность, необходимую для оценки эффективности 

антиблокировочной системы. 

5. Проведен численный анализ тормозной динамики и эффективности 

торможения электромобиля при совместной работе фрикционных тормозных 

механизмов и электромашин в приводе ведущих колес в составе АБС по 

предложенным, в рамках данной работы, вариантам алгоритмов управления АБС. 

Анализ показал, что разработанные варианты алгоритмов управления 

исполнительными устройствами АБС удовлетворяют требованиям, которые 

изложены в Правилах ООН №13Н. Также проведено сравнение показателей 

тормозной эффективности при торможении с 60 км/ч на мокром базальтовом 

покрытии. Определен наиболее эффективный из предложенных вариантов 

управления исполнительными устройствами АБС.  При торможении с 

использованием данного варианта алгоритма управления исполнительными 
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устройствами антиблокировочной системы, в сравнении с торможением только с 

использованием фрикционных тормозных механизмов, наблюдается снижение 

тормозного пути на 21,77 %, а также увеличение замедления на 24,34 %.  

Наблюдается рост индекса эффективности на 20,74 %, уменьшение величины 

пикового значения регулирования проскальзывания колес передней оси на 96,2 %, 

а задней оси – на 99,1 % и параметра Jerk ITAE на 98,69 %. Также необходимо 

отметить рост показателей среднего проскальзывания на 35.88 %, вызванный 

блокировкой колес электромобиля при скорости ниже 13 км/ч. 
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ПРИЛОЖЕНИЕ А. ОСНОВНЫЕ ХАРАКТЕРИСТИКИ 

ЭЛЕКТРОМОБИЛЯ 

Параметр  

Масса 2117 кг 

Момент инерции относительно OXv 560,7 кгꞏм2 

Момент инерции относительно OYv 2525 кг ꞏм2 

Момент инерции относительно OZv 3231 кгꞏм2 

Высота центра масс 650 мм 

Расстояние от оси переднего колеса до 

центра масс 
1439 мм 

Колесная база 2675 мм 

Ширина колеи передних колес 1625 мм 

Ширина колеи задних колес 1625 мм 

Аэродинамические характеристики 

Коэффициент аэродинамического 

сопротивления 

0,35 

Лобовая площадь 2,323 м2 

Рулевое управление 

 

Рисунок А.1 – Зависимость перемещения зубчатой рейки от угла 

поворота руля 
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Рисунок А.2 – Зависимость угла поворота колес от перемещения 

зубчатой рейки 

Передняя подвеска 

 

Рисунок А.3 – Зависимость силы 𝐹௪௭ от скорости вертикального 

перемещения колеса 
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Рисунок А.4 – Зависимость силы 𝐹௪௭ от вертикального перемещения 

колеса 

 

Рисунок А.5 – Зависимость угла кастора от вертикального 

перемещения колеса 

0

5000

10000

15000

20000

25000

‐150 ‐100 ‐50 0 50 100 150 200

С
и
л
а,
 Н

Перемещение колеса вдоль оси OwZw, мм

‐4,3

‐4,1

‐3,9

‐3,7

‐3,5

‐3,3

‐3,1

‐2,9

‐2,7

‐2,5

‐100 ‐50 0 50 100

Уг
о
л
 к
ас
то
р
а,
 г
р
ад

.

Перемещение колеса вдоль оси OwZw, мм



181 

 

 

Рисунок А.6 – Зависимость угла развала от вертикального 

перемещения колеса 

 

Рисунок А.7 – Зависимость угла схождения от вертикального 

перемещения колеса 
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Задняя подвеска 

 

Рисунок А.8 – Зависимость силы 𝐹௪௭ от скорости вертикального 

перемещения колеса 

 

Рисунок А.9 – Зависимость силы 𝐹௪௭ от вертикального перемещения 

колеса 
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Рисунок А.10 – Зависимость угла кастора от вертикального 

перемещения колеса 

 

Рисунок А.11 – Зависимость угла развала от вертикального 

перемещения колеса 

‐5,2

‐5,15

‐5,1

‐5,05

‐5

‐4,95

‐4,9

‐4,85

‐85 ‐80 ‐75 ‐70 ‐65 ‐60

Уг
о
л
 к
ас
то
р
а,
 г
р
ад

.

Перемещение колеса вдоль оси OwZw, мм

‐1

‐0,5

0

0,5

1

1,5

2

2,5

3

‐100 ‐50 0 50 100

Уг
о
л
 р
аз
ва
л
а,
 г
р
ад

.

Перемещение колеса вдоль оси OwZw, мм



184 

 

 

Рисунок А.12 – Зависимость угла схождения от вертикального 

перемещения колеса 

Размерность шин 235/55 R19 

Коэффициенты Magic Formula Ханса Б. Пасейки 
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rBX1 20,87 

rBX2 30,10 

rCX1 0,9076 

rEX1 -2,3072 

rEX2 1,7 

rHX1 0,002203 

pTX1 1,45 

pTX2 0,2 

pTX3 -0,1 

pCY1 1,528 

pDY1 1,0045 

pDY3 0 

pEY1 -1,288 

pEY2 -1,7455 

pEY3 0,03734 

pEY4 -6,1852 

pKY1 -15,005 

pKY2 1,6132 

pKY3 -0,14024 

pHY1 0,003157 

pHY2 0,000184 

pHY3 0,052051 

pVY1 0,012013 

pVY2 0,006022 

pVY3 -0,4491 

pVY4 0,10025 

rBY1 12,962 

rBY2 6,199 
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rBY3 0,038422 

rCY1 1,0206 

rEY1 -0,00588 

rEY2 0,16731 

rHY1 0,002995 

rHY2 0,004825 

rVY1 0,03144 

rVY2 -0,03112 

rVY3 0,774 

rVY4 21 

rVY5 1,42 

rVY6 22,8 

pTY1 1,6 

pTY2 1,3 

qSX1 -5,387e-03 

qSX2 5,813 

qSX3 0,008201 

qSY1 0,028 

qBZ1 20,06 

qBZ2 -8,956 

qBZ4 -0,3623 

qBZ5 -0,9663 

qBZ9 70 

qBZ10 0,0000102 

qCZ1 1,2012 

qDZ1 0,16811 

qDZ2 -0,010173 

qDZ3 -0,19167 
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qDZ6 -0,0014363 

qDZ7 0,0001356 

qDZ8 -0,23901 

qDZ9 0,065052 

qEZ1 -0,5267 

qEZ2 -0,2564 

qEZ3 1,6e-6 

qEZ4 0,30263 

qEZ5 -4,778 

qHZ1 0,002795 

qHZ2 0,002348 

qHZ3 0,15 

qHZ4 0,006293 

sSZ1 -0,005002 

sSZ2 0,01880 

sSZ3 0,4824 

sSZ4 -0,2005 

qTZ1 0,1363 

R0 0,3706 

FZ0 6000 
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ПРИЛОЖЕНИЕ Б. ОЦЕНКА ТОЧНОСТИ МАТЕМАТИЧЕСКОЙ 

МОДЕЛИ ПРИ ИЗМЕНЕНИИ КРУТЯЩЕГО МОМЕНТА НА 

КОЛЕСЕ В СООТВЕТСТВИИ С ЗАДАННЫМИ ЗНАЧЕНИЯМИ 

Данный тест представляет собой заезд по ровной сухой горизонтальной 

дороге с заданным заранее законом изменения крутящего момента на 

электромашинах, связанных с задними колесами. Проводился ряд заездов с 

поддержанием различных целевых общих крутящих моментов: 

- изменение целевого момента 240-750-100 Нꞏм, при скорости изменения 

крутящего момента 3500 Нꞏм/с; 

- изменение целевого момента 240-1250-100 Нꞏм, при скорости изменения 

крутящего момента 3500 Нꞏм/с; 

- изменение целевого момента 240-1750-100 Нꞏм, при скорости изменения 

крутящего момента 4500 Нꞏм/с. 

В рамках данного приложения подстрочное написание «Э» обозначает 

данные, полученные экспериментально; индекс «Ф» - данные, полученные после 

наложения фильтра скользящего среднего; «М» - данные, полученные по 

результатам расчета. 

Данные тесты проводились на сухом асфальтовом покрытие. При проведении 

экспериментальных исследований была использована измерительная аппаратура, 

аналогичная той, что упомянута в главе 4.1.  

Б.1. Изменение целевого момента на колесе в следующих пределах: 

240-750-100 Нꞏм, при скорости изменения крутящего момента 

3500 Нꞏм/с 

Зависимость крутящего момента, созданного электромашиной и измеренного 

на колесе, от времени при выполнении данного теста показана на рисунке Б.1. 
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Рисунок Б.1 - Зависимость крутящего момента от времени 

 

Изменение скорости продольного движения центра заднего левого колеса по 

времени приведено на рисунке Б.2. 

 

Рисунок Б.2 - Изменение скорости продольного движения центра заднего 

левого колеса по времени 
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Зависимость скорости движения электромобиля от времени приведена на 

рисунке Б.3. 

 

 

Рисунок Б.3 - Изменение скорости движения электромобиля по времени 

 

Изменение продольного ускорения автомобиля во время выполнения 

данного маневра показано на рисунке Б.4. 
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Рисунок Б.4 - Изменение продольного ускорения электромобиля по времени 

 

Результаты расчетов нормализованной среднеквадратической ошибки 

модели и максимальной абсолютной погрешности приведены в таблице Б.1. 

 

Таблица Б.1 - Нормализованная среднеквадратическая ошибка и максимальная 

абсолютная погрешность модели 

Параметр NRMSE, % 𝛥 

Скорость колеса 2,081 0,955 км/ч 

Скорость 

автомобиля 
1,699 1 км/ч 

Ускорение 6.16 0,26 м/с2 
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Б.2. Изменение целевого момента на колесе в следующих пределах: 

240-1250-100 Нꞏм, при скорости изменения крутящего момента 3500 

Нꞏм/с 

Зависимость крутящего момента, созданного электромашиной и измеренного 

на колесе, от времени при выполнении данного теста показана на рисунке Б.5. 

 

 

Рисунок Б.5 - Зависимость крутящего момента от времени 

 

Изменение скорости продольного движения центра заднего левого колеса по 

времени приведено на рисунке Б.6. 



193 

 

 

Рисунок Б.6 - Изменение скорости продольного движения центра заднего 

левого колеса по времени 

 

Зависимость скорости движения электромобиля от времени приведена на 

рисунке Б.7. 

 

Рисунок Б.7 - Изменение скорости движения электромобиля от времени 
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Изменение продольного ускорения автомобиля во время выполнения 

данного маневра показано на рисунке Б.8. 

 

 

Рисунок Б.8 - Изменение продольного ускорения электромобиля по времени 

 

Результаты расчетов нормализованной среднеквадратической ошибки 

модели и максимальной абсолютной погрешности приведены в таблице Б.2. 

 

Таблица Б.2 - Нормализованная среднеквадратическая ошибка и максимальная 

абсолютная погрешность модели 

Параметр NRMSE, % 𝛥 

Скорость колеса 2.142 1.085 км/ч 

Скорость 

автомобиля 
2.39 1.749 км/ч 

Ускорение 5.78 0,23 м/с2 
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Б.3. Изменение целевого момента на колесе в следующих пределах 240-

1750-100 Нꞏм, при скорости изменения крутящего момента 3500 Нꞏм/с 

Зависимость крутящего момента, созданного электромашиной и измеренного 

на колесе, от времени при выполнение данного теста показана на рисунке Б.9. 

 

 

Рисунок Б.9 - Зависимость крутящего момента от времени при выполнении 

теста на ускорение 

 

Изменение продольного ускорения автомобиля во время выполнения 

данного маневра показано на рисунке Б.10. 
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Рисунок Б.10 - Изменение скорости продольного движения центра заднего 

левого колеса 

 

Зависимость скорости движения электромобиля от времени приведена на 

рисунке Б.11. 

 

Рисунок Б.11 - Изменение скорости движения электромобиля 
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Изменение продольного ускорения автомобиля во время выполнения 

данного маневра показано на рисунке Б.12. 

 

 

Рисунок Б.12 - Изменение продольного ускорения электромобиля 

 

Результаты расчетов нормализованной среднеквадратической ошибки 

модели и максимальной абсолютной погрешности приведены в таблице Б.3. 

 

Таблица Б.3 - Нормализованная среднеквадратическая ошибка и абсолютная 

погрешность модели 

Параметр NRMSE, % 𝛥 

Скорость колеса 0.911 0.916 км/ч 

Скорость 

автомобиля 
1.496 1.647 км/ч 

Ускорение 5.67 0.266 м/с2 
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Б. 4. Выводы 

Исходя из данных в таблицах Б.1, Б.2, Б.3 можно отметить, что разработанная 

математическая модель обеспечивает погрешность не более 2.142% при 

сопоставлении данных о скорости колеса, полученных в эксперименте и при 

математическом моделировании. Погрешность при сопоставлении данных о 

скорости автомобиля – 2,39%. При сопоставлении данных об ускорении 

электромобиля, полученных в эксперименте и при математическом 

моделировании, погрешность составляет не более 6.16%.  
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ПРИЛОЖЕНИЕ В. АКТЫ ВНЕДРЕНИЯ 
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